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ii Summary

Summary

For over one hundred years engineers and scientists around the world have been preoccupied
with the continuous further development of a single machine — the internal combustion en-
gine. It is therefore easy to understand that future progress will increasingly diminish in scope
and will also be much more difficult to achieve. However, previous niche areas, additionally
driven by the recent increase in the possibilities of simulative engine development, are be-
coming more attractive. For example, combustion stability is playing a progressively impor-
tant role in the design of present-day gasoline engine concepts — the more stable the combus-
tion, the further the engine operating limits can be exhausted or the closer these can be ap-
proached. Against this backdrop, above all, there are two limits that restrict the engine opera-
tion. In the lower part-load range one should mention the misfiring limit which comes into
play primarily in the course of high degrees of charge dilution (residual gas, air) and the asso-
ciated increase in cyclic fluctuations. At full load, on the other hand, optimum-efficiency
combustion control is being restricted by the knock limit. Knowledge of the cyclic fluctua-
tions is accompanied by a clear improvement in accuracy in the consumption-relevant limit
range and thus increases the predictive capability of the simulation. For this reason, the devel-
opment of a simulation model in order to predict the gasoline engine cycle-to-cycle variations
(cev) reflects to a large extent the spirit of current engine development.

In this thesis a phenomenological ccv model approach is presented which enables the predic-
tion of ccv using a quasi-dimensional combustion model within the framework of a real work-
ing process calculation.

The ccv model was developed by reference to four test engines which, thanks to the great va-
riety of their measurement data ranges (part load/full load, complete map) and operation con-
cepts (lean operation, highly supercharged downsizing operation, internal EGR, valve lift and
timing variations), provided an extremely extensive measurement data basis of over 1300 op-
erating points. Subsequently, the ccv model was validated by means of three further test en-
gines which were not part of the actual development process.

The ccv model approach bases on the assumption that cyclic fluctuations can be represented
by a variation of parameters available in the combustion model (e.g. turbulence level, in-
flammation parameters, etc.). For each of these variation values a simulation calculation is
then carried out, from which the corresponding pressure trace or indicated mean effective
pressures can be obtained. Thereby, the input variables of the simulation are weighted by
means of a distribution function (Gaussian distribution). This in turn makes it possible to de-
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termine the incidence with which the simulated indicated mean effective pressures are finally
incorporated in the calculation of the standard deviation of IMEP (as a measure of cyclic va-
riability). The investigations in chapter 4 showed that there are primarily two influences
which determine the gasoline engine cyclic fluctuations — charge dilution and the combustion
position (50% MFB timing). To consider these influences various model parameters — con-
cerning among others the turbulence (Cy, uwb), inflammation (azzp, start of burn), residual gas
and leaning influences (xg, AFR) — were analyzed extensively. Finally, a double variation of
laminar flame propagation (SF-variation) and inflammation phase (EP-variation) proved to be
worthwhile. The ccv are thus modeled by means of two separate parameter variations with
altogether 15 variation values which lead to an average computation time of 2-8 seconds per
operating point on a conventional desktop PC. The above mentioned parameter variations can
be adjusted by three or less model parameters which furthermore can be adapted separately
from each other depending on the operation range. For that reason the ccv model is easy-to-
handle and user-friendly.

In order to obtain a thorough understanding of the ccv phenomenology additionally the so-
called residual gas feedback effect had to be examined. Therefore a one dimensional CFD
simulation was implemented since in this case gas dynamic processes are essential. As a large
proportion of the feedback effect establishes due to the phenomenon of partial quenching
which currently cannot be modeled by means of a zero-dimensional combustion model, it is
thus not possible to represent this form of feedback effect on a simulative level. Therefore a
1D feedback effect model compared to the necessary computing time provides only a low
added value. In the present ccv model a phenomenological representation of the feedback
effect has been dispensed with in the interests of user friendliness. Instead, the feedback is
implicitly taken into account within the framework of model adjustment via the empirical
implementation of the SF variation.

Although the ccv model showed high predictive capability, it also carries limits. Firstly, the
zero-dimensional working process calculation offers no spatial resolution. Thus, local phe-
nomena (temperature and mixture homogeneities) cannot be reproduced or can only be repro-
duced in very rudimentary form — e.g. by definition of thermodynamic zones. Likewise it is
not possible to represent directly either the flow field or, for instance, its influence on flame
development. Consequently, all combustion-relevant influences which are not covered by the
ideal gas law or mass and energy equations have to be modeled. Therefore the ccv model can
at most achieve the simulation accuracy of the models on which it is based. Particularly, the
possibilities for taking into account imperfect combustion within the real working process
calculation are limited and occasionally define the limits of phenomenological modeling of
the cyclic fluctuations. Further, since phenomena such as swirl and tumble flows and their
influence on turbulence dissipation are not modeled within the framework of the process cal-
culation tool used such that it is hardly possible to represent the valve timing influence on ccv
which can be observed especially for high degrees of charge dilution.

The second main topic of this thesis is the investigation of the influence of ccv on knock si-
mulation within the scope of real working process calculation.
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For that purpose a measurement data basis of 44 WOT operating points in an engine speed
range from 1000 to 6000 rpm were taken into account. Knock detection was conducted in
accordance to /HETT1/.

The principle idea of improving knock prediction when considering ccv is based on the expo-
nential temperature dependency of the Arrhenius integral which defines the simulated knock
affinity. Therefore, zero-dimensional knock model approaches (/SCHMI1, FRANI1/) were
implemented in the ccv model in order to be applied to the fluctuating pressure and tempera-
ture profiles. However, an improvement in predictive accuracy with ccv — using the men-
tioned knock models — could not be achieved. But it would be overhasty to rule out the ccv as
an influencing factor. In correspondence with the measurement data analysis of knocking sin-
gle cycles, it comes to a conclusion that extending the Arrhenius formulation to include ef-
fects not yet taken into consideration in combination with the simulation of ccv could satisfy
the desired accuracy requirements for predicting knock.
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Zusammenfassung

In dieser Arbeit wird ein phidnomenologisches Zyklenschwankungsmodell zur Wiedergabe
der ottomotorischen Zyklenschwankungen vorgestellt.

Die Untersuchungen ergaben zwei Haupteinflussfaktoren auf die Zyklenschwankungen, zum
einen den Grad der Ladungsverdiinnung und zum anderen die Lage der Verbrennung, in Ab-
héngigkeit derer sich die stochastischen Schwankungen der Verbrennung unterschiedlich
stark auswirken. Fiir die simulative Darstellung der Zyklenschwankungen waren zwei Para-
metervariationen (SF- und EP-Variation) notwendig, um die Schwankungen der Verdiinnung
bzw. der Gemischzusammensetzung an der Ziindkerze und die Schwankungen des Entflam-
mungsphase wiederzugeben. Zur motorspezifischen Modellanpassung der SF- und EP-
Variation miissen in erster Linie drei Modellparameter abgestimmt werden. Da der Einfluss
beider Variationen allerdings mit unterschiedlichen Phdnomenen einhergeht und sich diese
meist auch iiber unterschiedliche Kennfeldbereiche erstrecken, konnen SF- und EP-Variation
getrennt voneinander abgestimmt werden.

Fir die Berechnung der Zyklenschwankungen sind 15 Variationsrechnungen (5 SF-
Rechnungen, 3 EP-Rechnungen) notwendig, was auf einem aktuellen Desktop-PC einer
durchschnittlichen Rechendauer von etwa 2 bis 8 Sekunden pro Betriebspunkt entspricht. Die
Modellentwicklung fand anhand von vier Versuchstragern statt, welche durch die Vielfalt
threr Messdatenbereiche (Teillast/Volllast, komplettes Kennfeld) und Betriebskonzepte (Ma-
gerbetrieb, hochaufgeladener Downsizingbetrieb, interne AGR, Ventilhub- und Steuerzeiten-
variationen) eine dulerst umfangreiche Ausgangsbasis boten — insgesamt standen somit mehr
als 1300 Betriebspunkte zur Verfiigung. Die Belastbarkeit des Modells wurde anschlieend
durch Validierungsrechnungen an drei weiteren Versuchstrigern belegt, deren Messdaten
nicht in die Modellentwicklung mit einflossen.

Im Weiteren sollte der Einfluss des Informationsgewinns aus der Zyklenschwankungssimula-
tion — mit anderen Worten der Einfluss von einzelarbeitsspielaufgeldsten Druck- und Tempe-
raturverldufen — auf die Vorhersagefdhigkeit der Klopfmodellansitze nach /SCHM1, FRAN1/
ndher betrachtet werden. Fiir die Untersuchungen stand ein Versuchstriager mit 44 Volllastbe-
triebspunkten {iber ein Drehzahlband von 1000 bis 6000 U/min zur Verfiigung. Es ergab sich
allerdings fiir die untersuchten Klopfmodelle durch die Beriicksichtigung der Zyklenschwan-
kungen keine Verbesserung der Simulationsgenauigkeit.
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Einleitung

Die Endlichkeit der fossilen Brennstoffe und der damit verbundene Anstieg der Rohdlpreise
beeinflussen zunehmend das Kaufverhalten des Endverbrauchers. Konsequenterweise ergibt
sich hieraus ein Kunden- bzw. Konkurrenzdruck, welcher einen Entwicklungstrend hin zu
immer komplexeren Technologien forciert /FISC2, BABI1, KARLI, LUCKI1, HANC1/, wo-
durch bisherige, zum Teil untergeordnete Randforschungsgebiete an Bedeutung gewinnen. In
diesem Zusammenhang spielt auch das Phdnomen der Zyklenschwankungen eine wichtige
Rolle, welches zwar schon seit Jahrzehnten im Fokus der Forschung steht /'YOUN1, OZDO1,
SHENI, FISC1/, jedoch noch keineswegs vollstindig umrissen wurde, wie u.a. aktuelle Be-
miithungen, vor allem im Hinblick auf die Vorhersage der Zyklenschwankungen, belegen
/EDWATL1, AGHDI1, BOZZ1, ETHE1, KIM1/.

Trotz Wirkungsgradnachteil im Vergleich zum Dieselmotor ist der Ottomotor bisher aufgrund
seiner konstruktiven Einfachheit, global betrachtet, zahlenméfBig dominierend /LESC1/. Des
Weiteren ist die Daseinsberechtigung des Ottomotors schon allein durch den Raffinationspro-
zess, bei dem zu etwa gleichen Teilen Otto- und Dieselkraftstoff entstehen, gegeben, weshalb
sich auch eine einseitige Fokussierung der Verbrennungsmotorenentwicklung ertibrigt. Bei
modernen Ottomotorenkonzepten spielt die Verbrennungsstabilitit eine immer bedeutendere
Rolle — je stabiler die Verbrennung, desto weiter lassen sich die motorischen Betriebsgrenzen
ausreizen bzw. desto ndher konnen diese angefahren werden. Im Hinblick auf eine simulative
Auslegung des Betriebsbereichs ist vor allem die Darstellung der so genannten Laufgrenze'

! Entdrosselungs- oder Abmagerungsstrategien zur Reduzierung der Ladungswechselverluste bzw. der NO,-
Rohemissionen sind bis zu einem bestimmten Verdiinnungsgrad forderlich. Bei Uberschreitung der Laufgrenze
fihrt das Aufkommen von unvollkommenen Verbrennungen, Verbrennungsaussetzern und Riickkoppelungsef-
fekten zu einer iiberproportional starken Zyklenstreuung und dementsprechenden KomforteinbuB3en, erhdhten

Rohemissionen und Kraftstoffverbrauchen.
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von grofem Interesse. Dies soll anhand von
Abbildung 1.1 veranschaulicht werden. Hierin
ist zusétzlich zum simulierten Kraftstoffver-
brauch in Abhingigkeit der Ventiliiberschnei-
dung die am Priifstand ermittelte Laufgrenze
aufgetragen. Schon zu erkennen ist, dass die
Simulation noch deutliche Wirkungsgradvortei-

Einlass offnet

Ventiliiber-
schneidung 2

le in Bereichen hoherer Ventiliiberschneidung
vorhersagt — diese jedoch bereits auBlerhalb

besagter Laufgrenze liegen. Weitere Anwen-

Auslass schlief3t

dungsgebiete, in denen die Simulation der Zyk-
lenschwankungen respektive der Laufgrenze Abbildung 1.1: Spezifischer Kraftstoffverbauch
von Vorteil ist, sind beispielsweise Abmage- in Abhiingigkeit der Ventiliiberschneidung
rungsstrategien, Ladungsschichtverfahren oder (Daimler M271, 80° Nockenwelle)

auch die Auslegung von Motorradmotoren im

Teillastbereich. Des Weiteren ist gerade vor dem aktuellen Hintergrund des Downsizings die
Simulation der Klopfgrenze zur Auslegung der Volllastlinie obligatorisch. Da die klopfende
Verbrennung ein reaktionskinetisch gesteuerter Prozess und demnach stark temperaturabhén-
gig ist, liegt es nahe, durch Kenntnis der zyklisch schwankenden Einzelarbeitsspiele und de-
ren Temperaturverldufe, die Klopfvorhersage entscheidend zu verbessern. Demnach geht die
Kenntnis der Zyklenstreuung mit einem deutlichen Genauigkeitsgewinn im verbrauchsrele-
vanten Grenzbereich einher und erhoht daher die Vorhersagefahigkeit und Belastbarkeit der
Simulation. In dieser Arbeit wird deshalb ein phdnomenologischer Modellansatz vorgestellt,
mit dem es moglich ist, die ottomotorischen Zyklenschwankungen unter Verwendung eines
quasidimensionalen Verbrennungsmodells /GRIL1/ im Rahmen einer realen Arbeitsprozess-
rechnung /GRIL2/ abzubilden. Neben der korrekten Wiedergabe des Zyklenschwankungsni-
veaus stehen hierbei vor allem ein geringer Rechenaufwand und eine einfache Handhabung
im Vordergrund der Bemiihungen. Fiir die Modellentwicklung werden insgesamt vier Ver-
suchstriger herangezogen. Die Validierung erfolgt an drei weiteren Motoren. Anschlielend
soll ausgehend vom validierten Modell mit Hilfe aktueller Klopfmodellansidtze /SCHMI,
FRANI/ eine neue, erweiterte Art der Klopfmodellierung untersucht werden, welche auf den
simulierten, von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel verdanderlichen Druck- und Temperaturverldaufen
aufbaut. Ziel ist in diesem Zusammenhang die Klidrung der Frage, ob und inwieweit eine Be-
riicksichtigung der Zyklenschwankungen die Klopfvorhersage beeinflusst.
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Aktueller Stand der Technik

2.1 Grundlagen der Zyklenschwankungen

Es existieren bereits zahlreiche Arbeiten, die sich allesamt mit den zyklischen Verbrennungs-
schwankungen, ihrem Ursprung, ihren Auswirkungen oder deren Reduktion befassen — aus-
fithrliche Zusammenfassungen der gesammelten Erkenntnisse sind unter anderem in /OZDOI,
YOUNI1, BARTI, HEYWI1/ zu finden. Die Vielzahl an Einflussfaktoren (Stromungsfeld,
Turbulenz, Gemischaufbereitung etc.) und Randbedingungen (Restgasverdiinnung, Magerbe-
trieb, alternative Kraftstoffe etc.) erschweren jedoch eine iibersichtliche Darstellung der phy-
sikalischen Hintergriinde. Daher soll im Folgenden der aktuelle Stand der Technik mit dem
Ziel einer strukturierten und universellen Erfassung des Themas Zyklenschwankungen behan-
delt werden.

2.1.1 Definition der Zyklenschwankungen

Bevor die Hintergriinde der Zyklenschwankungen niher beleuchtet werden konnen, soll zu-
nédchst definiert werden, was iiberhaupt zu untersuchen bzw. was genau unter dem Begriff
Zyklenschwankungen zu verstehen ist. Da verschiedenste Parameter existieren, mit Hilfe derer
die Schwankungen von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel abgebildet werden konnen, unterteilte
/OZDO1/ basierend auf /BART1, MATEIL, HEYW1/ diese in druck- (Spitzendruck, Lage
Spitzendruck, indizierter Mitteldruck), verbrennungs- (maximale Brennrate, Brenndauer,
scheinbarer Ziindverzug), flammenfront- (Flammenradius, Flammenfronoberfldche etc. je-
weils zu einem gegebenem Grad Kurbelwinkel) und restgasbezogene (Konzentration ver-
schiedener Gaskomponenten im Restgas) Parameter. Verhalten und Hohe der Zyklenschwan-
kungen hingen dabei vom betrachteten Parameter ab und konnen unter Umstédnden auch un-
terschiedliche Auspragungen aufweisen /MATE1, KUROI1, SHIG1/. Zwar wird in vielen Li-
teraturquellen aufgrund der einfachen Handhabung der Spitzendruck oder im Rahmen von
optischen Untersuchungen der Flammenkernradius als Indikator der Zyklenschwankungen
verwendet, jedoch scheinen vom pragmatischen, anwendungsorientierten Standpunkt aus der
indizierte Mitteldruck bzw. dessen Schwankungen am besten zur Quantifizierung der Zyklen-
schwankungen geeignet.
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Die in der Statistik iibliche Vorgehensweise zur Betrachtung einer symmetrischen Schwan-
kung um ihren Mittelwert ist die Bestimmung einer so genannten Standardabweichung (sieche
Gleichung 2.1). Diese ist ein aussagekréftiges MaB fiir die durchschnittliche Abweichung der
Werte einer Versuchsreihe vom entsprechenden Mittelwert. Vom mathematischen Standpunkt
aus ist bei asymmetrischer Verteilung (wie sie z.B. in den indizierten Mitteldriicken stark
schwankender Betriebspunkte mitsamt Verbrennungsaussetzern zu beobachten wire) die
Standardabweichung um ein zusétzliches Statistikmal3 zu erweitern — die so genannte Schiefe
der Verteilung. Die Erfassung einer solchen wiirde zwar die Modellkomplexitét steigern; im
Vergleich zur alleinigen Betrachtung der Standardabweichung hielt sich jedoch der Mehrwert
beziiglich der Aussagekraft iiber die Schwankung eines Betriebspunkts in Grenzen.

1 n n

o= \/_z(x(i)_ 1) mit s1=->" x(i) (2.1)

Daher soll im Folgenden die Standardabweichung des indizierten Mitteldrucks (STABW pp;
oder opni) zur Bewertung der Zyklenschwankungen herangezogen werden. Die Standardab-
weichung berechnet sich dabei gemil Gleichung 2.1, wobei x dem jeweiligen Wert (hier: py,;)
und n der Anzahl aller betrachteten Werte entspricht. Es kann mitunter sinnvoll sein, eine
Normierung dieser Standardabweichung vorzunehmen, da beispielsweise die subjektive
Wahrnehmung der motorischen Zyklenschwankungen — gerade im Hinblick auf einen runden
Motorlauf — in hohem Mall vom betrachteten Lastbereich abhidngt. Hierzu eignet sich der so
genannte Coefficient of Variation (COV). Dieser berechnet sich aus der Normierung der Stan-
dardabweichung o auf den Mittelwert der Schwankung y (siche Gleichung 2.2).

cov =2 100 /%] (2.2)
7

Ublicherweise wird aus Griinden der Vergleichbarkeit der COV zur Beschreibung der Zyk-
lenschwankungen herangezogen. In Ausnahmeféllen kann bei konstanter Last die Verwen-
dung der Standardabweichung jedoch sinnvoll sein (siehe auch Kap.5.6).

2.1.2 Ursachen und Einflussgrofien

Die Ursachen der Zyklenschwankungen wurden in vielen Arbeiten behandelt und scheinen
hinlénglich bekannt /OZDO1, MATEI, YOUNI1, HEYW1/, allerdings in ihrer Darstellung
und Aufgliederung zum Teil sehr komplex, weshalb anhand von Abbildung 2.1 der Versuch
einer iibersichtlichen Strukturierung der Ursachen und Einfliisse unternommen werden soll.

Die Ursachen der Zyklenschwankungen beginnen mit dem Ladungswechsel. Dieser bestimmt
die Stromungsverhéltnisse im Zylinder (Strémungsfeld, Tumble, Drall, Turbulenzintensitét)
und liefert auBerdem — abhingig von der Art der Gemischbildung — die jeweiligen Randbe-
dingungen (z.B. Luftmasse bei innerer Gemischbildung) fiir den anschlieBenden Verbren-
nungszyklus. Insbesondere ist in diesem Zusammenhang der Effekt der Riickkoppelung aus
dem vorhergehenden Arbeitsspiel zu nennen (siche z.B. /EDWAI1, SHIG1, MART1/ bzw.
Kap.5.3), welcher in Bereichen hoher Ladungsverdiinnung mit dem Auftreten von unvoll-
kommenen Verbrennungen zu einer Anhebung des Zyklenschwankungsniveaus fiihrt.
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Ladungswechsel
| |
Zylinderinnenstrémung L 1 Globale Gemischbildung
— | [ PV ] [ \4
Strémungsfeld an der Gemisch an der | Zundung + Entflammung
Ziindkerze Ziindkerze
I
Turbulenzniveau an der
Ziindkerze
|
!
Globales Globales Gemisch
Turbulenzniveau Homogenisierung
Flammenausbreitung

Abbildung 2.1: Ursachen der Zyklenschwankungen

Ausgehend von einer stochastischen Schwankung der globalen Zylinderinnenstrémung variie-
ren unter anderem das Stromungsfeld bzw. die mittlere Stromungsgeschwindigkeit und de-
mentsprechend auch die Turbulenzintensitit an der Ziindkerze. Dadurch ergeben sich zykli-
sche Schwankungen iiber den kompletten Ziind- und Entflammungsprozess: Zunéchst werden
hierdurch bei Ziindbeginn respektive in der Bogenphase der Ziindung Auslenkung und Dauer
des Funkens beeinflusst /DESO1, LECO1, HERD1/. Solange der sich anschlieBend entwi-
ckelnde, initiale Flammenkern noch kleiner ist als der GroBteil der Turbulenzballen, halten
sich die Faltungs- oder Aufrauungseffekte der Flammenoberfliche in Grenzen, so dass hier
das Flammenkernwachstum hauptséchlich durch die laminare Flammengeschwindigkeit be-
stimmt wird /TAGA1, BIANI1, HIRE1/. Diese hingt stark von der lokalen Gemischzusam-
mensetzung und der Homogenisierung ab /LAUE1/, welche wiederum ein kombiniertes Re-
sultat von Gemischbildung und Zylinderinnenstrdémung sind. Deren Zyklenschwankungen
ziehen demnach eine lokale Schwankung der laminaren Flammengeschwindigkeit an der
Zindkerze und eine entsprechende Schwankung der Entflammungsphase nach sich. Mit zu-
nehmender FlammenkerngroBe existieren immer mehr Turbulenzwirbel, die in Relation zum
Flammenkern kleiner sind, so dass das Flammenkernwachstum infolge des Flamelet-Effekts
beschleunigt wird /PETE1/. Hierbei zu beachten ist, dass zu hohe Turbulenzgeschwindigkei-
ten allerdings auch zu lokalen Flammenldschungen fiihren konnen /MENEI1, KO1/. Aufler-
dem kann der Flammenkern, solange dieser noch nicht die Ausmafe der groBten Turbulenz-
wirbel erreicht hat, sowohl vom Stromungsfeld als auch von besagten Turbulenzwirbeln aus-
gelenkt werden /WITZ1, KERS1, ABDE1/. Im Zuge einer solchen Auslenkung spielt deren
Richtung eine wichtige Rolle, da an Ziindelektrode und Brennraumwand erhohte Wandwiér-
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meverluste die Wahrscheinlichkeit von Quenching erhéhen /PISC3/. Somit gewinnt im weite-
ren Verlauf der Entflammungsphase die Schwankung der Turbulenz an Bedeutung. Zwar
wirkt sich diese auch auf die Hauptphase der Verbrennung aus, da jedoch die Flammenober-
fliche immer weiter wéchst, mitteln sich, statistisch gesehen, lokale Turbulenzschwankungen
zum Teil wieder heraus, wodurch deren Einfluss eher wieder abnehmen diirfte /SHEN1/. Ab-
gesehen davon kann allerdings auch eine fluktuierende, globale Gemischzusammensetzung —
explizit Schwankungen des Luftverhéltnisses oder der Restgaszusammensetzung — die
Schwankungen der Hauptverbrennungsphase beeintrichtigen /GRUNI1/. Letztere kdnnen zu-
dem durch eine schwankende Gemischhomogenisierung beeinflusst werden, sofern entspre-
chende Randbedingungen (z.B. eine hohe Ladungsverdiinnung oder eine ausgeprigte Ent-
flammungsphase) vorliegen /SZTE1, PUND1/.

Einflussfaktoren

Bei gegebenem Kraftstofftyp® sollen die Einflussfaktoren nachfolgend in Anlehnung an Ab-
bildung 2.1 néher erldutert werden. Zunichst beeinflusst die Zylinderinnenstromung iiber den
mittleren Geschwindigkeitsvektor an der Ziindkerze die Auslenkung des Flammenkerns.
Wihrend Stromungsgeschwindigkeiten von 3-5 m/s /PISC3/ aufgrund von geringen Quen-
chingverlusten verbrennungsstabilisierend wirken, steigt bei hoheren Geschwindigkeiten die
Wabhrscheinlichkeit von Funkenabriss und Wiederziindungen und damit die Sensibilitéit be-
ziiglich zyklischer Stromungsschwankungen /HERDI1/. In diesem Zusammenhang spielen
auch die Anordnung (relativ zur Stromungsrichtung) und Geometrie (z.B. Elektrodendicke,
Breite des Ziindspalts) der Ziindkerzenelektrode sowie die Ziindcharakteristik (z.B. die iiber-
tragbare Energie wihrend der Durchbruchphase) eine wichtige Rolle, da eingebrachte Energie
und Wandwérmeverluste an der Elektrode das Flammenkernwachstum beeintrachtigen
/PISC4/. Im Hinblick auf die Schwankungen der Gemischzusammensetzung und Gemisch-
homogenisierung an der Ziindkerze ist der globale Verdiinnungs- und Homogenisierungsgrad
von groBer Bedeutung /PUNDI1, HO1, WEAV1, MATSI1, SZTE1/. Beispielsweise bestdtigt
/HO1/ eine mit zunehmender Abmagerung stirkere Schwankung des Flammenkernwach-
stums, wahrend /MATSI1/ eine mit dem Restgasgehalt ansteigende Fluktuation der lokalen
HC und CO; Konzentrationen am Ziindspalt feststellt. Dartiber hinaus deutet /PUND1/ auf
einen Anstieg der Zyklenschwankungen mit zunehmender Gemischinhomogenitét — vor allem
in Bereichen hoherer Ladungsverdiinnung — hin. Auch der umgekehrte Fall einer stdrkeren
Ladungsverdiinnung bei gleichbleibendem Homogenisierungsgrad fiihrt nach /PUNDI1/ zu
einem steigenden Zyklenschwankungsniveau. Unter stochiometrischen Bedingungen und op-
timaler Schwerpunktlage allerdings diirfte der Einfluss der Homogenisierung jedoch eher ver-
nachldssigbar sein /SZTE1/. Es kann somit festgehalten werden, dass je hoher der Grad der

> Vom verwendeten Kraftstoff hingt das Maximum und das Verhalten der laminaren Flammenge-
schwindigkeit tiber der Gemischzusammensetzung (Luftverhdltnis) ab /YOUN1, METG1/, wodurch
wiederum das Schwankungsniveau beeintrdchtigt werden kann /STON1/.
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Verdiinnung ist, desto sensibler reagiert die Verbrennung auf eine Schwankung von Stro-
mungsfeld und Gemischbildung — ein inhomogenes Gemisch kann vor diesem Hintergrund
noch zusétzlich verstarkend wirken. Einen weiteren Einflussfaktor auf die Verbrennungsstabi-
litét stellt das mittlere, globale Turbulenzniveau dar. Dieses kann fiir eine Beschleunigung der
Verbrennung sowohl in der Entflammungs- als auch in der Hauptverbrennungsphase der Ver-
brennung sorgen und somit die Robustheit Letzterer deutlich steigern. Im Zuge dessen spielt
beispielsweise auch die Generierung von Drall- und/oder Tumblestromungen und die damit
zusammenhéngende Turbulenzerhéhung eine wichtige Rolle /[LAUE2/.

Zusammenfassend konnte hieraus auch geschlussfolgert werden, dass jeder Umstand, der ein
verlangsamtes Flammenkernwachstum oder — ganz allgemein — eine Reduzierung der Brenn-
geschwindigkeit zur Folge hat, eine stirkere Anfilligkeit der Verbrennung beziiglich der sto-
chastischen Schwankungen von Zylinderinnenstromung und Gemischbildung aufweist
/MATEL/. Im Umkehrschluss bedeutet dies, dass eine Verbrennungsbeschleunigung mit einer
Reduktion der Zyklenschwankungen einhergeht. Eine anschauliche Erkldrung hierfiir konnte
/AYALI1/ liefern. Demnach folgt auf eine langsame Entflammungsphase auch eine iiberpro-
portional langsame, weitere Flammenausbreitung. Dies soll anhand von Abbildung 2.2 kurz
erldutert werden.
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Abbildung 2.2: Verlauf des Brenndauerunterschiede tiber drei unterschiedliche Durchbrennfunktionen
(optimal, beschleunigt, verlangsamt), 1500 U/min, 3.5 bar p,;, A = 1.0, €= 9.8 /AYAL1/

Ausgehend von einem durchschnittlichen Summenbrennverlauf (blau) sind ein verzogerter
(rot) und ein beschleunigter (magenta) Summenbrennverlauf dargestellt. In erster Linie fiihren
die Unterschiede in der charakteristischen Brennzeit zu den Differenzen in der 0-10% Brenn-
dauern. Wihrend zum Zeitpunkt des 10% Massenumsatzes die betragsmaBigen Differenzen
noch gleich sind, zeigt sich im weiteren Verbrennungsfortschritt fiir den langsamen Verlauf
(rot) eine iiberproportional starke Verzdgerung der Verbrennung. Hintergrund ist, dass fiir
jede der drei Kurven nach der Entflammungsphase (z.B. zum 10% Massenumsatzpunkt) un-
terschiedliche Bedingungen (Temperatur, Druck, Kurbelwinkel) vorliegen, die den weiteren
Verlauf der Verbrennung (z.B. Flammenoberfliche oder -geometrie, Turbulenz) iiberpropor-
tional stark beeinflussen. Umso langsamer folglich die mittlere Verbrennung ablduft, desto
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starker diirften sich Schwankungen in der Entflammungsphase auf den weiteren Brennverlauf
und somit auf das MaB3 der Zyklenschwankungen auswirken.

Diese Feststellung wird zuséitzlich durch Abbildung 2.3 unterstiitzt. Hierin sind 30 Summen-
brennverldufe zweier Betriebspunkte aufgefiihrt, welche sich im Grad der Verdiinnung unter-
scheiden. Mit langsamerer Entflammung (mittlere 0-10% Brenndauer) bleiben deren Schwan-
kungen (COV 0-10% Brenndauer) prozentual gesehen nahezu konstant (7.8% bzw. 8.2%),
wihrend die Schwankungen der Hauptverbrennungsphase (COV 0-90% Brenndauer) wahr-
nehmbar ansteigen (von 11.7% auf 14.7%). Wie der Abbildung zu entnehmen ist, resultiert
daraus eine deutliche Zunahme der letztendlich umgesetzten Brennstoffenergie, was wiede-
rum zu einem Anstieg der pm; Schwankungen fiithrt. An diesem Beispiel wird somit verdeut-
licht wie {iber eine verlangsamte Entflammung dieselbe prozentuale Schwankung einen un-
gleich starkeren Einfluss auf die weiteren Verbrennungsschwankungen haben kann.

Mittl.BD 0-10% = 39.3°KW Mittl.BD 0-10% = 50.0°KW
COVBD 0-10% =7.8% COVBD0-10% =8.2%
COV BD 0-90% =11.7% COV BD 0-90% =14.7%
500 500
= AGR = 29.0% ] = AGR = 37.5% J
- e =
3 400 G 3 400
5 // | 5
E 300 - 1 1 i /A ::: 300 -
S il S
5 200 ':w\- 5 200
S ! =
) h ‘ U
€ 100 (] N € 100
£ | —/"’ Mittlerer Summen-| & 0 | Mmittlerer Summen-
v () g brennverlauf v (Q r====T"  brennverlauf
100 150 200 250 300 100 150 200 250 300
Kurbelwinkel [°KW n.UT] Kurbelwinkel [°KW n.UT]

Abbildung 2.3: Vergleich der zyklusaufgelosten Summenbrennverliufe zweier Betriebspunkte unter-
schiedlichen Verdiinnungsgrads, Daimler M271 (1600 U/min, 3 bar p,,;)

Gewichtung

Abhédngig vom Motorbetrieb bzw. den besagten Einflussfaktoren wirken sich die oben ge-
nannten Ursachen unterschiedlich stark auf das Schwankungsniveau der indizierten Mittel-
driicke (COV pp,i) aus. Daher ist keine pauschale, sondern nur eine relative Aussage iliber die
Gewichtung der Ursachen mdglich. Dies soll anhand von Abbildung 2.4 niher ausgefiihrt
werden. Ublicherweise werden beim Ottomotor im niedrigen Teillastbereich Entdrosse-
lungsstrategien verfolgt, deren Umsetzung mit einer Ladungsverdiinnung (z.B. Restgasriick-
fiihrung oder Schichtbetrieb /LUCK1/) verbunden ist. Hieraus ergibt sich eine lingere Brenn-
dauer, sowohl in der Entflammungs- als auch in der Hauptphase der Verbrennung. Vor die-
sem Hintergrund sind vor allem der Grad der Ladungsverdiinnung und Gemischhomogenisie-
rung bzw. die Schwankungen, die auf diese GroBen Einfluss nehmen (z.B. Gemisch- und
Stromungsschwankungen im Bereich der Ziindkerze), ausschlaggebend fiir die Hohe der COV
pmi- Da in diesem Bereich eine wirkungsgradoptimale Schwerpunktlage applizierbar ist, ist
der Einfluss der Verbrennungslage noch vernachléssigbar. Mit steigender Last sinkt der Be-
darf nach zusitzlichen EntdrosselungsmaBnahmen, wodurch sich die Notwendigkeit einer
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Ladungsverdiinnung eriibrigt. Stattdessen 4 Ladungsverdiinnung bef Volllast
bedingt das Aufkommen klopfender Ar- und geringer Drehzahl

beitsspiele bei Volllast oder zum Teil auch
schon in Bereichen erhohter Teillast

Verbrennungslage
nach spiit (SWPZ)

sizing) eine Spédtverstellung des Ziindzeit- 5 [ Ll
. . < | Turbulenz | >
punkts. Aufgrund der vergleichsweise kur-
zen Brenndauer sind es hier vor allem die Ladungsyeriniuitg
(2.B. 4, Restgas) +
Schwankungen der Entflammungsphase und Homogenisierung
deren erhohter Einfluss bei spéterer Drehzahl -

Schwerpunktlage, welche das Mal3 der Zyk-
lenschwankungen bestimmen (Hintergriinde
werden in Kap.4.4.5 erldutert). Diesen Ef-
fekten wird zusétzlich der Einfluss der Turbulenzintensitit iiberlagert, da sich diese — wie

Abbildung 2.4: Kennfeldabhdngige Gewichtung
der Einfliisse auf die Zyklenschwankungen

bereits oben erwidhnt — sowohl auf Ziind- und Entflammungsphase als auch auf die anschlie-
ende Flammenausbreitung auswirkt. Die Gewichtung der Ursachen der Zyklenschwankun-
gen muss demzufolge immer unter Beriicksichtigung des Turbulenzniveaus erfolgen, da bei-
spielsweise der Effekt einer verzogerten Verbrennung infolge zunehmender Restgasgehalte
auf die Zyklenschwankung durch eine Turbulenzerh6hung ausgeglichen werden konnte. Im
Falle stationdr betriebener Gro3gasmotoren wird zur Reduzierung der NOy Emissionen und
zum Teil auch zur Wirkungsgradsteigerung an der Volllast das Gemisch gezielt abgemagert
/PRAGI1/. Begrenzt wird diese Verdiinnungsstrategie durch die Zyklenschwankungen bzw.
durch Flammenloschungen bei Erreichen der Magerlaufgrenze. In diesem Fall kann als haupt-
sdchliche Ursache fiir die Zyklenschwankungen eine Kombination der oben beschriebenen
Effekte in Frage kommen.

Losgeldst von einer kennfeldbasierten Betrachtung der Zyklenschwankungen herrscht in der
Fachwelt Einigkeit dariiber, dass der Verlauf der Verbrennung in hohem Mafle von der Ziin-
dung bzw. der frithen Entflammungsphase abhéngt. Aus diesem Grund werden die zyklischen
Verbrennungsschwankungen auch groBtenteils durch die Schwankungen dieser initialen Ver-
brennungsphase bestimmt /AYALI1/. Ergéinzend dazu soll noch erwédhnt werden, dass Fluk-
tuationen der globalen Gemischzusammensetzung eine eher untergeordnete Rolle spielen
/GOREL/, es sei denn, das Auftreten von unvollkommener Verbrennung infolge einer starken
Ladungsverdiinnung in Kombination mit breiten Ventiliiberschneidungen ermoglichen eine
Riickkoppelung der aufeinander folgenden Arbeitsspiele/ MART1, EDWATL, SHIG1/.

2.1.3 Auswirkungen der Zyklenschwankungen

Im Allgemeinen kénnen sich erhdhte zyklische Verbrennungsschwankungen in einem unrun-
den Motorlauf oder auch in einem auffélligen Gerduschverhalten widerspiegeln und sollten
deshalb schon im Hinblick auf die Komfortanspriiche des Endverbrauchers so gering wie
moglich gehalten werden. Daneben sind es schlichtweg auch wirtschaftliche Griinde, die eine
Reduzierung der Zyklenschwankungen sinnvoll machen.

Zunichst wére da der Motorleerlauf zu nennen. Aus Verbrauchsgriinden ist eine moglichst
niedrige Leerlaufdrehzahl anzustreben, welche wiederum durch das mit abnehmender Dreh-
zahl ansteigende Zyklenschwankungsniveau nach unten begrenzt wird. Dariiber hinaus sind es
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aber vor allem zwei Grenzen, die einen wirkungsgradoptimaleren Motorbetrieb verhindern;
Zum einen bei hohen Ladungsverdiinnungsgraden die Lauf- oder auch Magerlaufgrenze und
zum anderen im Volllastbereich die so genannte Klopfgrenze (siche Abbildung 2.5). In bei-
den Fillen fiihrt ein hohes Zyklenschwankungsniveau zu einem groBeren Sicherheitsabstand
von besagten Grenzen, wodurch sich wahrnehmbare Wirkungsgradeinbuf3en ergeben konnen.
Im Extremfall konnen starke Fluktuationen der Verbrennung auch Verbrennungsaussetzer und
dementsprechende HC Emissionen nach sich ziehen. Vor diesem Hintergrund wird klar, dass
eine instabile Verbrennung auch immer Potential fiir Wirkungsgradsteigerungen und Emissi-
onsminderungen bietet, welches durch MaBBnahmen zur Reduzierung der Zyklenschwankun-
gen ausgeschopft werden konnte. Da das stochastische Verhalten der Zylinderinnenstromung
und der Gemischbildung nicht zu beeinflussen ist, liegt der Fokus dieser Malnahmen auf ei-
ner Optimierung der in Kap.2.2.2 erwdhnten Einflussfaktoren auf die Zyklenschwankungen
(Gemischhomogenisierung, Turbulenzniveau, Ziindung etc.). Beispielsweise konnte iiber eine
Anhebung des Turbulenzniveaus durch die Generierung einer Tumblestromung eine Stabili-
sierung der Verbrennung in Bereichen erhdhter Ladungsverdiinnung bewirkt werden
/LAUE2/. Eine weitere Moglichkeit zur Reduktion der Zyklenschwankungen gerade in Hinb-
lick auf die Ziindung und die frithe Entflammungsphase besteht im Einsatz leistungsfahiger
Zindkonzepte wie der Corona- oder der Laserziindung (siehe z.B. /GROS1/).

14
n=4000 1/min
— A=1.0 g%, VOLLAST
£ 43 | Zylinder 1 -
E Klopfgrenze
1
o
212 |
=
W 6 2 42, Bereich
= Optimum
= L
n: 5
w
o
w TEILLAST pmi=4bar
N
o 41 3
=
=
3

0 4 8 12 16 20 24 28 32 36 40
SCHWERPUNKTLAGE [°KW n.ZOT]
Abbildung 2.5: Schematische Darstellung der Bereiche von Lauf- und Klopfgrenze /BARG1/

2.1.4 Bisherige Arbeiten zur Modellierung der Zyklenschwankungen

Es existieren bereits diverse Arbeiten, die sich mit der Modellierung der zyklischen Schwan-
kungen im Verbrennungsmotor auseinandersetzen. Basierten die anfinglichen Untersuchun-
gen noch vorwiegend auf den Werkzeugen der quasidimensionalen Verbrennungsmodellie-
rung /MATTI1, BREHI, STON2, HOLMI1, SHENI1, CHANKI, SHIGI1/, der Statistik
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/MART1/ oder der Regressionsmethoden /DAI1/, so kamen in den letzten Jahren 3D-CFD-
/LAUE2/, LES- /ADOMI1, VERMI, PERAI/ oder sogar reaktionskinetische Ansitze
/ETHE1/ hinzu. Aufgrund des hohen Rechenaufwands ist vorderstes Ziel dieser Untersuchun-
gen die Erklidrung physikalischer Phanomene (z.B. des Einflusses der Ladungsbewegung auf
das Schwankungsniveau) und weniger die Erstellung eines anwenderorientierten Tools zur
Vorhersage der Zyklenschwankungen iiber dem kompletten Motorbetriebskennfeld. Daher
sollen im Folgenden aufgrund der Zielsetzung dieser Arbeit in erster Linie die Ergebnisse und
Erkenntnisse der quasidimensionalen Modellierungsansitze priasentiert werden.

Bereits Ende der 80er Jahre untersuchte beispielsweise /MART1/ die zyklischen Schwankun-
gen eines mager betriebenen Ottomotors und beriicksichtigte dabei schon den Einfluss der
Riickkoppelung durch vorausgegangene Arbeitsspiele. Auffillig war bei hohem Verdiin-
nungsgrad ein charakteristischer Zusammenhang der indizierten Mitteldriicke von aktuellem
und vorhergehendem Arbeitszyklus. Basierend auf einem deterministischen Modell zur Be-
schreibung des Schwankungsverhaltens der p,,; wurden erste Versuche unternommen, die
Zyklenschwankungen zum Zwecke eines besseren, grundlegenden Verstindnisses nachzubil-
den. Die Autoren kamen zu dem Ergebnis, dass die Schwankungen des py,; bei stochiometri-
schen Bedingungen noch nicht durch Riickkoppelungen aus vorhergehenden Zyklen beeinf-
lusst werden, sondern eine solche Beeinflussung erst mit zunehmender Abmagerung eintritt.

/HILL1/ befasste sich — wie auch viele andere nach ihm — explizit mit der initialen Entflam-
mungsphase, da dieser eine hohe Bedeutung im Hinblick auf den weiteren Verbrennungsver-
lauf zukommt. Seine Untersuchungen ergaben, dass die Schwankungen der friihen Entflam-
mung durch den Zusammenhang A/4s; abgeschiitzt werden konnen. Ahnliche Korrelationen
sind auch in /TINA1, AYALI1/ zu finden. Anschaulich wiirde A/4s; einem Viertel der in
Kap.3.2 beschriebenen charakteristischen Brennzeit 1 (Gleichung 3.5) entsprechen, die not-
wendig ist, um einen Turbulenzballen der Taylorlénge mit laminarer Brenngeschwindigkeit
umzusetzen. Zur Validierung wurden gemessene Verbrennungsschwankungen iiber dem Ver-
brennungsfortschritt aufgetragen und bis zum 0% Umsatz extrapoliert. Die Schnittpunkte mit
der y-Achse korrelierten gut mit oben genanntem Zusammenhang. Somit war mit der Korrela-
tion nach /HILL1/ eine erste Vorhersage der Schwankungen der initialen Entflammungshase
moglich.

/MATTI1/ verwendete zur Untersuchung der Zyklenschwankungen ein quasidimensionales
Verbrennungsmodell (UT-F EM3). Mit Hilfe dieses Modells und einer normalverteilten Varia-
tion des Luftverhéltnisses und der Turbulenzintensitét sollten die gemessenen Zyklenschwan-
kungen von Spitzendruck, Lage des Spitzendrucks, 0-10% und 10-90% Brenndauer approxi-
miert werden. Unter Beriicksichtigung des damaligen Stands der Technik sind am Beispiel der
Spitzendruckschwankungen zumindest fiir die Luftverhéltnisvariation erste Erfolge erkennbar
(siche Abbildung 2.6).

3 University of Texas Fractal Engine Model
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Abbildung 2.6: Ergebnisse der Luftverhdltnisvariation /MATT1/

In /BREH1/ wird ein Ansatz zur Simulation der Zyklenschwankungen mit Hilfe der Monte-
Carlo-Methode untersucht. Auch hier kam ein quasidimensionales, phdnomenologisches Ver-
brennungsmodell zum Einsatz (GESIM?), welches stark an /KECK1, TABA2/ angelehnt ist.
Die Abstimmung erfolgte anhand von vier Modellparametern (fiir die Wérmeiibergangsun-
termodelle, die Turbulenzintensitit und den Brennverzug) auf einen Referenzbetriebspunkt
bei 2.62 bar effektivem Mitteldruck, 1500 U/min, 0% Restgasgehalt und stochiometrischem
Betrieb. Im Rahmen der Zyklenschwankungssimulation wurden insgesamt zwei Betriebs-
punkte (A: 4.12 bar pmi, 1500 U/min, 15% AGR; B: 1.77 bar pmi, 750 U/min, 31% AGR) be-
ziiglich ihrer Héufigkeitsverteilungen von Brenndauer (0-10%, 0-90%, 10-90%), Spitzen-
druck und Mitteldruck untersucht. Zu Beginn einer jeden Simulation musste in Ermangelung
aller Randbedingungen des Hochdruckteils zunéchst eine gewisse Anzahl von aufeinanderfol-
genden Arbeitsspielen berechnet werden, um einen eingeschwungenen Zustand zu erreichen.
Auf diese Weise eine Zyklenschwankungssimulation umzusetzen, wére sehr umstandlich ge-
wesen, so dass die Modellparameter zunédchst auf das mittlere Arbeitsspiel abgestimmt und
nach Beendigung der Einschwingphase in jeder Zyklenschwankungsrechnung 500 Arbeits-
zyklen simuliert wurden. Zur Umsetzung dieser Zyklenschwankungsrechnung wurde jeweils
ein verbrennungsrelevanter Parameter (r.’, Flammenkernauslenkung oder o) sukzessiv in
zufalliger Weise variiert, wobei die Auftretenswahrscheinlichkeit dieses Parameters normal-
verteilt war. Abschlieend erfolgte eine Zyklenschwankungsrechnung mit Hilfe einer kombi-
nierten Variation aller drei Variationsparameter, die eine gute Approximation der Messdaten

* General Engine Simulation

> Kritischer Flammenradius, iiber den der Brennverzug abgestimmt werden kann — vergleichbar mit
der Anpassung nach /PISC2/, die einen degressiven Verlauf des Entrainmentmassenstroms in der frii-

hen Entflammungsphase erlaubt.

% Multiplikativer Faktor auf der Turbulenzgeschwindigkeit
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lieferte. In Abbildung 2.7 ist hierzu ein exemplarischer Vergleich der Brenndauerschwankun-
gen von Messung und Simulation dargestellt.
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Abbildung 2.7: Vergleich der Brenndauerschwankungen von Messung und Simulation /BREH1/

Zwar ermoglichte das Modell bereits in einem gewissen Rahmen die Wiedergabe der Zyklen-
schwankungen, jedoch rdumten die Autoren ein, dass fiir ein vorhersagefidhiges Modell noch
weitere Hiirden zu bewiltigen wiren, wie z.B. die Moglichkeit zur einfachen und einheitli-
chen Bestimmung der Variationsbereiche auf Basis der Motorbetriebsrandbedingungen. Da
der frithen Entflammungsphase ein hoher Einfluss auf den weiteren Verbrennungsverlauf zu-
geschrieben wird, scheint die Darstellung der Fluktuationen innerhalb dieser Phase im Hinb-
lick auf die Wiedergabe der Zyklenschwankungen vielversprechend. Daher untersuchten
/STON2, HOLM1/ die Schwankungen der Entflammungsphase mit Hilfe einer zyklisch fluk-
tuierenden Auslenkung des Flammenkerns. Beispielsweise wurde in /STON2/ im Rahmen
eines quasidimensionalen Verbrennungsmodells der Ziindort iiber acht Positionen variiert.
Der untersuchte Messdatenbereich beinhaltet Kraftstoff-, Ziindwinkel-, Last- und Luftverhalt-
nisvariationen, wobei das Zyklenschwankungsniveau unter anderem anhand der Schwankun-
gen von Mitteldruck, Spitzendruck oder Brenndauer quantifiziert wurde. Grundsatzlich lieBen
sich Trends abbilden und in vielen Fillen auch schéne quantitative Ubereinstimmungen mit
den Messdaten erzielen (sieche Abbildung 2.8), wobei in Bereichen geringer laminarer Flam-
mengeschwindigkeiten (Teillast und Magerbetrieb) das Modell die Zyklenschwankungen
noch zu gering abbildet. Hintergrund konnten hierbei die groeren Flammenkernauslenkun-
gen infolge eines langsameren Flammenkernwachstums sein, welche durch die konstant ge-
haltene Ziindortvariation nicht wiedergegeben werden. Insgesamt konstatieren die Autoren
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der Schwankung der Flammenkernposition einen Einfluss auf die zyklischen Verbrennungs-
schwankungen. /HOLM2/ kam zu dem Ergebnis, dass die mittels einer variierenden Flam-
menkernauslenkung simulierten Zyklenschwankungen (z.B. in Brenndauer, pyi oder pmax)
allein zur Approximation der Messdaten zwar nicht ausreichen, zumindest aber in derselben
GroBenordnung liegen. Weitere Effekte wie der Turbulenzeinfluss in der Entflammungsphase,
Schwankungen des globalen Turbulenzniveaus oder der Gemischbildung konnten die Zyk-
lenstreuung ebenfalls beeinflussen.
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Abbildung 2.8: Vergleich von simuliertem und gemessenem COV p,,; und COV p,.. in Abhdngigkeit
von Luftverhdltnis und Ziindzeitpunkt /STON2/

In /SHEN1/ wurde ein quasidimensionales Verbrennungsmodell vorgestellt, welches aller-
dings zur Bestimmung von initialer Flammengrof3e und -temperatur um ein entsprechendes
Flammenkernmodell /SHEN2/ erweitert wurde. Weiterhin wurde in Féllen hoher Stromungs-
geschwindigkeiten an der Ziindkerze iiber eine ellipsoide, statt hemisphéarische, Flammenaus-
breitung Einfluss auf den Wandwérmeiibergang genommen. Simulativ wurden die Auswir-
kungen einer variierenden Flammenkernauslenkung, Turbulenzintensitdt und Restgasrate un-
tersucht und anhand der Haufigkeitsverteilungen der Brenndauern (0-2%, 0-10%, 0-90%) mit
den Messdaten verglichen. Letztere beschrinkten sich auf die Erfassung von 600 Einzelzyk-
len eines Teillastbetriebspunkts bei 1500 U/min und einem Luftverhiltnis von 1.05. Die
Schlussfolgerungen der Untersuchungen waren, dass es vor allem die Schwankungen der
Turbulenzintensitdt innerhalb der Entflammungsphase sind, die fiir die Zyklenschwankungen
der Brenndauern verantwortlich sind. Der Schwankung der Flammenkernauslenkung wurde
ein deutlich geringerer Einfluss zugeschrieben, wihrend der Einfluss eines fluktuierenden
Restgasgehalts (hier: 15-18%) als nahezu vernachldssigbar eingestuft wurde.
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Abbildung 2.10: Vergleich gemessener und simulierter
COV pyi /DALL/

In /DAI1/ wurde eine nicht-lineare Regressionsmethode zur Beschreibung der Schwankungen

des indizierten Mitteldrucks gewéhlt. Auf Basis von insgesamt 6000 Betriebspunkten (13 Mo-
toren) wurde das Verhalten der COV pp; im Hinblick auf sieben Einflussparameter ausgewer-
tet (Drehzahl, Last, Luftverhiltnis, Restgasgehalt, 0-10% und 10-90% Brenndauer, 50% Um-
satzpunkt), wobei der Restgasgehalt mit Hilfe des bereits oben erwidhnten GESIM Codes be-
rechnet wurde. Ergebnis war eine Regressionsformel dritter Ordnung, deren Vorhersagefahig-
keit in Abbildung 2.10 veranschaulicht wird. Fiir COV pp,; grofler 8% zeigt das Modell noch
gewisse Abweichungen, wobei die Autoren darauf hinwiesen, dass die Vorhersage extrem
hoher Zyklenschwankungen (>10%) weder notwendig noch moglich sei und dass der fiir
praktische Anwendungen relevante Bereich um ca. 5% COV py,; liegen diirfte.
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/CHAKI1/ untersuchte die ottomotorischen Zyklenschwankungen speziell im Hinblick auf
Bereiche hoher Abmagerung oder Restgasgehalte. Als Grundlage diente hierzu ein thermody-
namisches Zwei-Zonen-Modell, welches unter anderem in /TABA1/ bereits zum Einsatz kam.
Hervorzuheben sind die Berechnung des Wandwérmeiibergangs nach Woschni, die Beriick-
sichtigung von Riickkoppelungen in der Starttemperatur des nachfolgenden Arbeitsspiels und
die Adaption der charakteristischen Brennzeit durch einen multiplikativen Vorfaktor. Ziel der
Arbeit war es die deterministische Komponente der Zyklenschwankungen bei Ladungsver-
diinnung simulativ abzubilden, da die stochastische Komponente lediglich einem iiberlagerten
Grundrauschen entspriche. Bei geringen Restgasgehalten (10%) konnte in Bereichen hoher
Abmagerung ein zweistufiges Schwankungsverhalten beobachtet und durch zwei reprisenta-
tive Druck- bzw. Brennverldufe wiedergegeben werden (siche Abbildung 2.11). Eine Anpas-
sung der Verbrennungs-
modellparameter ermdg-

n

¥ l L] l L I LE
| —— model predictions ' J
- -~ exp.data ¢ =0.69

lichte, die Simulation die-
ser Druckverldufe, wobei

die Autoren einrdumen

pressure (MPa)

mussten, dass diese Korre- _q 50 * _.}5 : 6 ! 7'5 —* 150
lation nur bei konstantem crank angle (degrees)

Restgasgehalt  Giiltigkeit
und daher noch keine all-
gemeine Vorhersagefahig-

keit besitzt.

Abbildung 2.11: Darstellung der beiden reprdsentativen Zylinder-
druckverliufe von Simulation und Messung bei einem A = 1.45
/CHAK1/

Auch die Untersuchungen von /SHIG1/ basierten auf einem zweizonigen, quasidimensionalen
Verbrennungsmodell. Zur Berlicksichtigung von Riickkoppelungen wurde in diesem Fall
ebenfalls der Ladungswechsel simuliert. Die Darstellung der Zyklenschwankungen erfolgte
nach dem Prinzip der bereits oben beschriebenen Monte-Carlo-Methode. Als Hauptursache
der Zyklenschwankungen im betrachteten Messdatenbereich (A = 0.95-1.32, pm = 1.77-5.41
bar, 1500 U/min) wurde eine Schwankung des Luftverhéltnisses in Verbindung mit den dar-
aus resultierenden Riickkoppelungseffekten konstatiert. Diese Schwankung ergab sich aus
einem niederfrequenten, sinusformigen Anteil und einem hochfrequenten, stochastischen An-
teil und wurde daher auch im Rahmen des Simulationsmodells auf diese Weise nachgebildet.
Nach der betriebspunktindividuellen Abstimmung auf die gemessenen COV ppi war es im
Ubrigen moglich, die gemessenen HC-Emissionen iiber die gemittelten HC-Emissionen aus
der Monte-Carlo-Simulation — auch in Bereichen hoher Ladungsverdiinnung — sehr schon zu
approximieren (siche Abbildung 2.12).
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Abbildung 2.12: Vergleich von simulierten und gemessenen p,,, COV p,; und HC-Emissionen iiber

einer Variation des Luftverhdltnisses /SHIG1/
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Abbildung 2.14: Vergleich von simulierter und
gemessener Wahrscheinlichkeitsdichte des p.;
3000 U/min, 100 Nm, A = 1.6 /MEHR1/

In /MEHR1/ wurden ebenfalls die Auswir-
kungen der Ladungsverdiinnung auf die Zyk-
lenstreuung untersucht. Ziel war die Erstellung
eines physikalischen Modells zur Definition
einer Magerlaufgrenze anhand des COV ppy;.
Als Grundlage diente auch hier ein zweizoni-
ges, phdnomenologisches Verbrennungsmo-
dell, dessen Entrainmentmassenstrom iiber
einen skalaren Vorfaktor wvariiert werden
konnte. Durch Anpassung der Variationsamp-
litude dieses Vorfaktors (Amp) anhand von
neun Betriebspunkten unterschiedlicher Dreh-
zahl, Last und Gemischzusammensetzung
konnte eine Korrelation mit turbulenter
Schwankungsgeschwindigkeit und laminarer
Schwankungsgeschwindigkeit gefunden wer-
den (sieche Abbildung 2.13). Mit Hilfe dieser
Korrelation konnten die Zyklenschwankungen
(COV ppi) innerhalb des untersuchten Mess-
datenbereichs mit einem maximalen, relativen
Fehler von etwa 20% vorhergesagt werden.
AuBerdem scheinen auch die Ergebnisse des
Modells anhand eines Validierungsbetriebs-
punkts sehr vielversprechend, was ein Ver-
gleich der Wahrscheinlichkeitsdichtefunktio-
nen von Simulation und Messung in Abbil-
dung 2.14 belegt. Unter anderem schon zu
erkennen ist, dass bereits die asymmetrische
Pmi- Verteilung abgebildet werden kann.

UBHC (ppm C6)
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In /AGHD1/ wurden zunichst zwei verschiedene Versuchstrager betrachtet, um das Phino-
men der Zyklenschwankungen aufteilen und gesondert untersuchen zu konnen. Zunéchst
wurde ein Ein-Zylinder-Motor im Wechsel geschleppt und gefeuert betrieben, um eine voll-
standige Restgasaussplilung zu ermdglichen und Riickkoppelungseffekte zu unterbinden und
auf diese Weise die Zyklenschwankungen der Verbrennung gesondert zu betrachten. Als
zweiter Versuchstrager wurde ein Vollmotor herangezogen, dessen simulative Abbildung
iiber ein GT-Power Modell erfolgte. Der Hochdruckteil wurde iiber das quasidimensionale
Verbrennungsmodell LUSIE (Leeds University Spark Ignition Engine) abgebildet, wobei im
Falle der Zyklenschwankungssimulation die turbulente Schwankungsgeschwindigkeit zur
Initiierung der Schwankungen verwendet wurde. Nach Abstimmung der Simulationsmodelle
auf das mittlere Arbeitsspiel wurden fiir beide Versuchstriager je drei exemplarische Betriebs-
punkte untersucht. Die Zyklenschwankungen wurden jeweils tiber 500 Einzelzyklen erzeugt,
die in zufélliger Weise mit normalverteilten Variationswerten der turbulenten Schwankungs-
geschwindigkeit bedatet wurden. Die Variationsbereiche der turbulenten Schwankungsge-
schwindigkeit wurden derart gewdhlt, dass die zugehorige prozentuale Standardabweichung 5,
12.5 und 20% (Einzylinder) bzw. 6, 10 und 14% (Vollmotor) betrug. Die Wahrscheinlich-
keitsdichtefunktionen (z.B. vom Spitzendruck) konnten durch die Turbulenzvariation ver-
gleichsweise gut wiedergegeben (sieche Abbildung 2.15) — unter anderem deshalb wurde Letz-
terer ein dominanter Einfluss auf die Zyklenschwankungen unterstellt.
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Abbildung 2.15: Vergleich von gemessener und simulierter Wahrscheinlichkeitsdichte des Spitzen-
drucks, Einzylinder und Vollmotor /JAGHD1/

Vor dem Hintergrund des aktuellen Downsizingtrends untersuchte /BOZZ1/ die Auswirkun-
gen der Zyklenschwankungen im Hinblick auf deren Einfluss auf das Klopfverhalten. Die
Abbildung des Ladungswechsels erfolgte iiber eine 1D-Stromungssimulation (GT-Power), in
deren Rahmen ein selbst entwickeltes, phdnomenologisches Verbrennungsmodell eingebettet
wurde. Letzteres wurde zudem mit einem CHEMKIN Gleichungsloser gekoppelt, um die
Reaktionskinetik im Endgasbereich und somit den Klopfbeginn bestimmen zu konnen. Des
Weiteren erfolgte die Implementierung eines virtuellen Klopfsensors und eines PID-Reglers
zur Einstellung des Ziindwinkels an der Klopfgrenze. Die Zyklenschwankungssimulation er-
folgte iiber eine Variation der fiinf EinflussgroBBen: Dauer und Radius des Flammenkerns,
Luftverhiltnis, Restgaskonzentration und Turbulenzintensitidt. Die Bandbreite der Variation
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Xpang WUrde fiir simtliche EinflussgroBBen konstant gehalten und lediglich betriebspunktindivi-
duell angepasst (sieche hierzu Abbildung 2.16). Insgesamt erforderte die Zyklenschwankung-
ssimulation 94 aufeinanderfolgende Zyklen.
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Abbildung 2.16: COV p,,; in Abhdngigkeit der Drehzahl respektive der Variationsbreite xpu,a/BOZZ1/

Uber eine Kombination von Klopf- und Zyklenschwankungsmodell konnten die Schwankun-
gen der simulierten Klopfindikatoren berechnet und mit den entsprechenden Schwankungen
aus der Messung verglichen werden (siche 150
Abbildung 2.18). Die Ergebnisse zeigten,
dass zum einen speziell im Bereich geringer
Drehzahlen die Tendenzen schén wiederge-
geben werden konnten. Zum anderen wurde
anhand des Niveaus der Schwankungen der
Klopfindikatoren verdeutlicht, dass bereits

—e— Calc (Num. Sp.Adv.)
--8-- Exp

120 —

0
o
|

60 -1

w
o
|
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vergleichsweise geringe Zyklenschwankun- 0 — —

gen im indizierten Mitteldruck starke Aus- Engine Speed

wirkungen auf die Klopfneigung haben kon- Abbildung 2.17: COV der Klopfindikatoren von
nen. Simulation und Messung /BOZZ1]

Fazit

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass bereits diverse simulative Untersuchungen
existieren, die sich mit dem Thema der Zyklenschwankungsmodellierung auseinandersetzen.
Zur Initiierung der Schwankungen wurde vorwiegend die Monte-Carlo-Methode verwendet,
wobei oftmals mehrere Einflussparameter gleichzeitig variiert wurden. Da die Modellierun-
gen grofitenteils dem Verstidndnis der Zyklenschwankungen dienten, waren Rechendauer und
Handhabung der Modelle von eher untergeordneter Bedeutung. Oberste Maxime war eine
moglichst genaue Wiedergabe der Zyklenschwankungen, was mitunter durch eine individuel-
le Abstimmung der Variationsbereiche erreicht wurde. Es ist klar, dass fiir ein vorhersagefa-
higes Modell eine solche Vorgehensweise nur bedingt zielfiihrend ist. Dariiber hinaus be-
schriankten sich bisherige Modelle meist auf ausgewéhlte Betriebsbereiche oder nur wenige
Betriebspunkte, wodurch Aussagen beziiglich der Allgemeingiiltigkeit nur schwer zu treffen
sind. Zwar existieren beispielsweise empirische Regressionsmodelle (siehe z.B. /DAI1/), die
auf einer umfangreichen Messdatenbasis aufbauen, jedoch konnte die Adaptierbarkeit solcher
Modelle auf Betriebsbereiche, die nicht in dieser Messdatenbasis beriicksichtigt wurden,
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fragwiirdig sein. Somit wird deutlich, dass trotz der Vielzahl an bereits verdffentlichten Ar-
beiten zur Modellierung der Zyklenschwankungen noch immer der Bedarf nach einem allge-
meingiiltigen, benutzerfreundlichen, rechenzeitoptimierten und phdnomenologischen Zyklen-
schwankungsmodell gegeben ist. Die Herausforderung der vorliegenden Arbeit bestand folg-
lich in der konsequenten und vollstindigen Umsetzung dieser Attribute.

2.2 Grundlagen der klopfenden Verbrennung

Neben der Erstellung eines Modellansatzes zur Simulation der ottomotorischen Zyklen-
schwankungen soll diese Arbeit im Weiteren die Frage kldren, ob eine Beriicksichtigung der
Zyklenschwankungen in Verbindung mit aktuellen Klopfmodellansidtzen die Vorhersagefa-
higkeit beziiglich einer klopfenden Verbrennung erhohen kann. In diesem Zusammenhang
scheint zunéchst eine Betrachtung der Grundlagen der klopfenden Verbrennung sinnvoll.

Forschungen beziiglich des Klopfphdnomens wurden bereits im ersten Quartal des 20. Jahr-
hunderts verdffentlicht und sind somit nur wenig élter als der Verbrennungsmotor selbst
/RICA1/. Die Anzahl an Arbeiten zu diesem Thema féllt daher entsprechend umfangreich aus,
ohne dass dies jedoch zu einem vollstindigen Verstindnis aller physikalischen Hintergriinde
gefiihrt hatte. Im Zuge des aktuellen Downsizingtrends steht die klopfende Verbrennung —
nicht zuletzt aufgrund des Phdnomens der Vorentflammungen /BOBI1, VIET1, PALA1/ —
auch heute noch im Fokus der Forschung und Industrie.

2.2.1 Definition der klopfenden Verbrennung

Uber Ursprung und Ablauf der klopfenden Verbrennung herrschte lange Zeit Uneinigkeit in
der Fachwelt. Mittlerweile scheint die Theorie einer extrem beschleunigten Flammenfront
iiberholt /CURR1, MALY 1/ und die Selbstziindungstheorie etabliert /WORRT1, SPIC1/. Diese
besagt, dass vornehmlich im Volllast- oder hohen Teillastbereich die typische Flammenaus-
breitung aufgrund steigender Brennraumtemperaturen und -driicke von unkontrollierten
Selbstziindungen im noch unverbrannten Endgasbereich (zuletzt von der Flamme erfasster
Bereich) iiberlagert werden kann. Die Folge dieser Selbstziindungen zeigt sich unter anderem
in Form hochfrequenter Schwingungen auf dem Zylinderdrucksignal, deren Auswirkungen
wiederum, je nach Grad der anormalen Verbrennung, von harmlosen Klingelgerduschen bis
hin zu kapitalen Bauteilschdden reichen konnen (siehe Abbildung 2.18). Die damit verbunde-
nen Gerduschemissionen sind bezeichnend fiir den Begriff des Klopfens.
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Abbildung 2.18: Drucksignal einer moderat bzw. einer stark klopfenden Verbrennung /KLEI1/

Dabei wird weniger von einer gleichzeitigen Entziindung des gesamten Endgasbereichs aus-

gegangen, sondern vielmehr von meist mehreren Sekundérziindungsherden, deren Auftreten
zwar stark an lokale Gemisch- und Temperaturinhomogenitdten gebunden (vgl. Abbildung
2.19), jedoch auch gehduft in Ndhe der Brennraumwand zu beobachten ist / HEYW1/. Abhén-

Regulére
Flamme

Frischgas

—/Verbranntes

Sekundare
Reaktionsfront

Abbildung 2.19:  Schematische Darstellung des
Selbstziindungsvorgangs /KLEI1/

gig von der Grofle, der Kompaktheit und
vor allem von den Temperaturgradienten
des Endgasbereichs ergibt sich anschlie-
Bend eine deflagrative’ Flammenausbrei-
tung oder eine detonative® Umsetzung
bzw. eine Mischform aus Deflagration und
Detonation /KLEI1, ZELDI1, ZELD?2/.
Dies erklédrt auch die stark differierenden
Ausbreitungsgeschwindigkeiten der se-
kundéren Reaktionsfront und deren breites
Geschwindigkeitsspektrum von 10 bis zu
2000 m/s /KLEI1l, WORR1/.

7 Unter Deflagration wird eine vergleichsweise langsame (u << Schallgeschwindigkeit) Flammenaus-

breitung aufgrund der zeitintensiven Diffusions- und Warmeleitungsvorgédnge in der Flammenfront

verstanden.

¥ Eine Detonation beruht auf der Ausbildung einer sich mit Uberschallgeschwindigkeit ausbreitenden

StoBwelle (Verdichtungsstof3), welche eine abrupte Autheizung der Gemischtemperatur bewirkt. Die

Reaktionszone lauft der Stowelle dabei hinterher.
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Der Vollstiandigkeit halber und aus aktuellem
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i Anlass soll an dieser Stelle noch auf einen
200} Extremfall der klopfenden Verbrennung ein-

: gegangen werden, welcher durch so genannte
Vorentflammungen (Ziindung vor dem appli-
zierten Ziindzeitpunkt) hervorgerufen wird. In
Abbildung 2.20 sind die moglichen Auswir-
kungen einer solchen Vorentflammung dar-
gestellt, wodurch deren Bedeutung fiir die
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Abbildung 2.20: Drucksignal einer
Verbrennung mit Vorentflammung
(durchgezogene Linie) /PALAIL/

Selbstziindung im Endgas fiihren kann. Be-
troffen von diesem nur sehr sporadisch auftre-
tenden Phinomen der Vorentflammung sind
aufgrund des erhohten Temperatur- und Druckniveaus in erster Linie hochaufgeladene Down-
sizingmotoren. Die Hintergriinde sind allerdings noch nicht vollstindig geklért und seit eini-
gen Jahren Thema diverser Studien /PALA1, ZAHDI1, BOBII, VIET1/. Als mogliche Ursa-
chen werden bisher vermutet: heile Stellen und Ablagerungen im Brennraum (,,Hot Spots®),
zuriickgehaltenes Restgas oder auch Interaktionen von Kraftstoffspray und Zylinderwandfilm
/PALAL/.

2.2.2 Ursachen, Einflussgrofien und Auswirkungen von Klopfen

Wenn ein so komplexes Phinomen wie das des Klopfens untersucht werden soll, scheint eine
genaue Differenzierung von Einflussgrolen und tatsdchlichen Ursachen sinnvoll. Der Ver-
such einer solchen wurde in Abbildung 2.21 unternommen und soll im Folgenden niher er-
lautert werden.

Grundsitzlich ist es die Vorreaktionshistorie im unverbrannten Endgas, von der eine poten-
tielle Selbstziindung abhingt. Diese wird dominiert von der Druck- und Temperaturhistorie
des entsprechenden Frischgemisches. Je nachdem welchen Weg ein Gasteilchen vom Einlass
bis zum Endgasbereich durchlaufen hat, erfahrt es jeweils eine individuelle Temperaturhisto-
rie — die Unterschiede in der Druckhistorie diirften innerhalb eines Zyklus jedoch vernachlés-
sigbar sein, da iiblicherweise im gesamten Brennraum derselbe Druck herrscht. Nichtsdestot-
rotz beeinflusst das Druckniveau im Zylinder die Ziindverzugszeit /WARN1, PISC5/ und da-
mit einhergehend die generelle Klopfneigung eines Arbeitsspiels. Ob es zu einer im Druck-
signal wahrnehmbaren Selbstziindung kommt, héngt dariiber hinaus von der Zeit ab, die fiir
die Vorreaktionsbildung zur Verfligung steht. Oder anders ausgedriickt, es stellt sich die Fra-
ge, ob die reguldre Flamme schnell genug ist und den Endgasbereich umsetzen kann, noch
bevor eine Selbstziindung eintritt bzw. sich eine sekundire Flammenfront ausbilden kann. In
diesem Zusammenhang spielt beispielsweise auch das zweistufige Ziindverhalten von Koh-
lenwasserstoffen eine wichtige Rolle. Fiir die Selbstziindungen, die zu den klopftypischen
Auswirkungen im Drucksignal fiihren, ist die zweite Ziindstufe — die so genannte Hochtempe-
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raturziindung — verantwortlich /KLEI1/. Bei einem ausgepriagten Niedertemperaturbereich
bzw. negativen Temperaturkoeffizienten (NTK) kann es folglich vorkommen, dass die Flam-
me den Endgasbereich erfasst noch ehe die Hochtemperaturziindung einsetzen und somit eine
klopfende Verbrennung einleiten konnte.

Zyklenschwankung _ ) Drucksignal Druckindizierung
EinflussgroRen .|
Temperatur || Dichte Volumen  Physikalisches
Thermische Inhomogenitiit (dT/dx) : Klopfen™
 p——
Endgastasche | Sekunddre Flammenfront |

X <] Selbstziindung

G

i Vorreaktionshistorie
Reguliire Flamme | A Ursachen
Verbranntes Gas Zeit Druckhistorie Temperaturhistorie

H 1
Kraftstoff Konstruktion i Hot-Spots | | Applikation i

EinflussgroRen {‘}

Zyklenschwankung

Abbildung 2.21: Ubersicht zu den Ursachen, Einflussgréffen und Auswirkungen von Klopfen

Zur Veranschaulichung ist in Abbildung 2.22 schematisch das Verhalten einer Zweistufen-
ziindung dargestellt — Klopfen wird vermieden, wenn die reguldre Flamme bis zum Zeitpunkt
t, den Endgasbereich groftenteils umsetzen konnte. Neben den Ziindeigenschaften des Kraft-
stoffs stellt die Konstruktion des Motors bzw. des Brennraums einen weiteren wichtigen Ein-
flussfaktor dar. Die Wahl des Verdichtungsverhiltnisses hat beispielsweise unmittelbaren
Einfluss auf Temperatur- und Druckverlauf; Frischgemischmasse, die wihrend der Verbren-
nung in den Feuersteg gedriickt wird, kann nach Erreichen des Spitzendrucks zuriick in den
Brennraum strdmen und zu einem Einfrieren der Vorreaktionen im Endgasbereich fiihren;
eine kompakte Auslegung des Brennraums oder eine zentral angeordnete Ziindkerze ermogli-
chen kurze, schnelle Flammenwege und verringern daher die Zeit zur Vorreaktionsbildung
respektive die Klopfneigung. In diesem Sinne sind auch fiir die gesamte Brennraumperipherie
ausreichende Moglichkeiten zur Warmeabfuhr vorzusehen (natriumgekiihlte Auslassventile,
Radien statt scharfer Kanten etc.), um das Auftreten von Hot-Spots zu vermeiden. Es ist leicht
nachvollziehbar, dass Letztere zu einem lokalen Temperaturanstieg und einer dementspre-
chend beschleunigten Vorreaktionsbildung fiihren. Wenn durch Kraftstoffzusammensetzung
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und konstruktive Auslegung die 4
gen fiir das Klopfverhalten des Motors vorge-

1. Ziindstufe 2. Ziindstufe

ben werden, so konnte in diesem System die
Motorapplikation als Regelgroe gesehen
den, mit Hilfe derer das Klopfverhalten betriebs-
punktspezifisch angepasst werden kann. Unter
dem Uberbegriff der Applikation werden im
Folgenden somit sdmtliche Einflussgrolen ver-
standen, die wihrend des Motorbetriebs noch M
variabel sind. Hierzu zdhlen beispielsweise i i >
Luftverhiltnis, Restgasrate, Drehzahl, Last, La- ki Zeit t;

dedruck oder Ziindwinkel. Jeder dieser Faktoren Abbildung 2.22: Schematische Darstellung
wirkt sich wiederum vorrangig auf die Zeit, die
fiir die Vorreaktionsbildung zur Verfiigung steht,
und/oder die Druck- bzw. Temperaturhistorie aus. Beispielsweise wiirde ein Drehzahlanstieg

Temperatur

é Niedertemperatur- :
i bereich

der Zweistufenziindung

mittels der damit verbundenen Turbulenzerh6hung eine im Zeitbereich beschleunigte Ver-
brennung bewirken und auf diese Weise einer klopfenden Verbrennung entgegenwirken. Im
Zuge dessen wire neben dem Einfluss steigender Wandtemperaturen auch — makroskopisch
betrachtet — eine Verdickung der Flammenfront infolge stirkerer Faltung denkbar, was einen
Anstieg der Temperaturen im Endgasbereich zur Folge haben kdnnte /SCHM1/. Diese Komp-
lexitdt der Zusammenhinge, die zum Phidnomen des Klopfens fithren, wird zusétzlich vom
Einfluss der Zyklenschwankungen iiberlagert. Zylinderinnenstrémung und Gemischbildung
unterliegen zyklischen, stochastischen Schwankungen. Dadurch variieren neben Stromungs-
und Flammenausbreitungspfaden und deren Interaktion mit den heillen Stellen im Brennraum
(Hot-Spots) auch MotorbetriebsgroBen wie zum Beispiel Restgasrate oder Luftverhiltnis.
Diese Schwankungen wirken sich mittel- oder unmittelbar auf die Vorreaktionsbildung aus
und geben dem Phinomen des Klopfens eine stochastische Komponente. Nicht nur der Um-
stand des Klopfens, sondern auch die Klopfhérte wird von den zyklischen Schwankungen
beeinflusst. Je nach Ausprigung der Endgastasche (Temperatur, Dichte, Volumen,
turgradient) konnen sich Druckschwingungen ergeben, deren maximale Amplitude von ver-
nachldssigbar gering bis hin zu Werten reichen kann, die sogar die Druckerh6hungen im Falle
einer isochoren Selbstziindung deutlich iibersteigen /KLEIl/. Diese hochfrequenten
schwingungen charakterisieren das physikalische Klopfen, wobei hier noch zwischen den
sdchlich im Brennraum vorliegenden Druckverhéltnissen und dem indizierten Drucksignal
unterschieden werden muss. Da aufgrund der Selbstziindung und der damit einhergehenden
Uberlagerung der Druckwellen kein einheitlicher Brennraumdruck vorliegt, ist die Erfassung
des Drucksignals wiederum abhéngig von der Wahl und der Position des Drucksensors bzw.
des Klopforts /HETT1/.
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Reale Arbeitsprozessrechnung

Der Begriff der Simulation ist ein sehr weitldufiger und reicht unter anderem von der direkten
numerischen Simulation, iber RANS 3D- und 1D-CFD-Rechnungen bis hin zur realen Ar-
beitsprozessrechnung. Der Vorteil Letzterer liegt in der geringen Rechenzeit bei gleichzeitig
hoher Ergebnisqualitdt /GRIL1, GRIL2, BARB1, AUERI/. Diese Eigenschaften sind fiir die
Umsetzung des in Kap.5.1 vorgestellten Modellansatzes zur Darstellung der zyklischen Ver-
brennungsschwankungen von grundlegender Bedeutung.

Explizit wurde im Zuge dieser Arbeit das FVV Zylindermodul verwendet, welches in
/GRILA4/ vorgestellt wurde.

3.1 Thermodynamische Grundlagen

Sdmtliche Grundlagen der Thermodynamik kénnen in detaillierter Form in /PISC2, STEPI,
HEYW1, GRIL4/ nachvollzogen werden. An dieser Stelle sollen deshalb nur die fiir das Ver-
stdndnis des Zyklenschwankungsmodells notwendigen Punkte erldutert werden.

Den Rahmen einer jeden thermodynamischen Modellierung bzw. der Arbeitsprozessrechnung
bildet das so genannte System. Dieses wird durch eine definierte Systemgrenze zur Umgebung
hin abgegrenzt. Je nachdem, ob diese Systemgrenze fiir Masse durchlédssig oder undurchléssig
ist, spricht man von einem offenen bzw. geschlossenen System. Zusétzliche Vereinfachungen
innerhalb eines Systems sind die Annahme eines systemintern einheitlichen, aber zeitlich ver-
anderlichen Druckniveaus und die Beschrinkung auf ausschlieBlich gasférmige Komponen-
ten. Jedes System kann des Weiteren in Zonen unterteilt werden. Innerhalb einer Zone
herrscht zwar der zoneniibergreifende Systemdruck, Temperatur und Gaszusammensetzung
konnen sich hingegen deutlich unterscheiden. Zonen kénnen rdumlich getrennt oder zusam-
menhingend sein, wobei die iiber alle Zonen ermittelte Summe jeder extensiven Zustandsgro-
e (Volumen, Masse, innere Energie etc.) dem Betrag der jeweiligen extensiven Zustandsgro-
e des Systems entsprechen muss.

Speziell im Falle der Verbrennungsmodellierung bzw. der Zyklenschwankungssimulation
stellt der Brennraum (definiert durch Kolben, Laufbuchse, Ventilteller und Zylinderkopf)
wihrend des Hochdruckteils bei Vernachlédssigung der Leckage ein geschlossenes System dar.
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Dieses wird hier in zwei Zonen unterteilt wird — eine unverbrannte und eine verbrannte Zone
(siehe hierzu auch Kap.3.2).

Die Basis der Arbeitsprozessrechnung bilden drei Gleichungen: die Energiebilanz (erste
Hauptsatz der Thermodynamik), die Massenbilanz und die thermische Zustandsgleichung
idealer Gase (vgl. Gleichung 3.1, 3.2 und 3.3). Die Vorzeichenkonvention beruht dabei auf
der jeweiligen Richtung der Massen-, Enthalpie- oder Warmestrome. In diesem Sinne ist ein
das System verlassender Strom negativ; ein in das System eindringender Strom ist positiv.

d
dQB+ QW+hA~dmA+h dmg dv dmyp dU

. + ._+h IR
do do do E do b do 4 dp do (3.1)
dmz,;  dm dm dm dm
yl _damg  amy  amp  dmg (32)
do dp dp dp do
av dp 71 dTz, dmgzy
- =m R——+my,; -Tryg-—+R-T 33
Pzyl d do Zyl d Zyl ~ L zyl Zyl do ( )

Da die Verbrennung iiblicherweise bei geschlossenen Ventilen erfolgt, konnen die Massen-
strome dm, und dmg fir den Anwendungsfall des Zyklenschwankungsmodells vernachldssigt
werden. Des Weiteren wurde von einer Beriicksichtigung des Leckage- und Kraftstoffmasse-
stroms (dm;, dmg) abgesehen, so dass sich die obigen Gleichungen weiter vereinfachen lassen
(vgl. auch Abbildung 3.1).

= . . =
! Brennwdrme (dQp) |

Wandwirme | | systemgrenze
(dQy) # :
Volumendinderungs- |
: arbeit (pdV) |-

O

Abbildung 3.1: Schematische Darstellung des geschlossenen Systems Brennraum

Fiir die Berechnung der Volumenénderungsarbeit respektive des Druckverlaufs ist somit die
Kenntnis der Stoffeigenschaften (u, h, R), der Wandwérmeverluste dQy und des Brennver-
laufs dQp notwendig. Die Losung der entsprechenden Differentialgleichungen, die Berech-
nung der Kalorik und der Wandwiarmeverluste werden in /GRIL4, BARG2/ genauer beschrie-
ben — die Bestimmung des Brennverlaufs spielt im Rahmen des Zyklenschwankungsmodells
eine wichtige Rolle, weshalb im Folgenden hierauf ndher eingegangen werden soll.
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3.2 Quasidimensionale Verbrennungsmodellierung

Im Allgemeinen wird zwischen einer empirischen und phinomenologischen Verbrennungs-
modellierung unterschieden. Aufgrund der eingeschriankten Vorhersagefdahigkeit eines empiri-
schen Vibe-Brennverlaufs wurde ein so genanntes Entrainmentmodell verwendet, welches
beispielsweise eine Beriicksichtigung von Drehzahleinfluss oder Gaszusammensetzung er-
moglicht. Es existieren zwar bereits diverse Veroffentlichungen, in denen die Hintergriinde
und der genaue Aufbau eines Entrainmentmodells hinldnglich beschrieben werden /GRILI,
TABAI1, NOSKI1, BLIZ1, MOREL1/, allerdings ist die Darstellung des Aufbaus des Entrain-
mentmodells fiir spdtere Erlduterungen zum Zyklenschwankungsmodell unerldsslich, da im
Zuge dessen auf die im Entrainmentmodell verwendeten Gleichungen verwiesen wird.

Ziindung
(ggf. aussermittig)

Verbrannte
Zone

Flammen- __
front

/.I{_ dmg
Unverbrannte / d_tb ﬁ

Zone I I

Abbildung 3.2:Schematische Darstellung des Entrainmentmodells

Anhand von Abbildung 3.2 soll die Modellvorstellung nachfolgend kurz erldutert werden.
Grundsitzlich breitet sich die Flamme beginnend am Ort der Ziindkerze halbkugelformig aus.
In den meisten Féllen wird die Ziindkerzenposition leicht auBBermittig gewéhlt, da auch bei
zentraler Ziindkerzenlage eine reale Verbrennung niemals perfekt hemisphirisch verlaufen
wiirde. Der Brennraum wird in zwei thermodynamische Zonen unterteilt — eine verbrannte
Zone und eine unverbrannte Zone. Dariiber hinaus existiert die so genannte Flammenfront,
welche jedoch per Definition keine Zone darstellt, da sie infinitesimal klein ist und somit kei-
ne Masse enthilt.

Der Brennverlauf dmp/d¢g ergibt sich dabei gemédll /GRIL1/ aus Gleichung 3.4 — d.h. aus dem
Quotienten der Masse mp, die in der Flammenfront enthalten ist, und der charakteristischen
Brenndauer 7;, (Gleichung 3.5). Nach /WARNI1/ entspricht diese der Zeit, die fiir die komp-
lette Umsetzung eines Turbulenzballens der Taylorldnge /r (Gleichung 3.6) bendtigt wird,
wobei flir deren Bestimmung zuvor die turbulente kinematische Viskositét 1,5, die turbulente
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Schwankungsgeschwindigkeit u,,,», das integrale Langenmal} 7 und der Vorfaktor ;(Tm ermit-
telt werden miissen.

dm, dm,, dQg 1 dp mp

dt  dt dp H, dt 1, (3.4)
_Ir
TL—SL (3.5)
Viurb -
Ip=xr ——— (3.6)
Uturb

Die Masse in der Flammenfront ergibt sich wiederum aus dem Entrainmentmassenstrom
(Gleichung 3.7), der neben der Dichte in der unverbrannten Zone p,, und der Flammenober-
fliche A insbesondere von der Entrainment- oder Eindringgeschwindigkeit uz abhéngt. Letz-
tere ergibt sich nach Gleichung 3.8 aus der Summe von turbulenter Schwankungsgeschwin-
digkeit uy,, (Gleichung 3.9) und laminarer Flammengeschwindigkeit s; (Gleichung 3.10).

dmpg

—dz =Py AF ug (3.7)
UR =Upyp + S (3.8)

2
utwbz gk (39)
Tyy “ V4 d ( ¢ )
= . . A1=2.06- R
SLEALO {298Kj (lbar TRst

mit a:2.18—0.8-(%—1J
| (3.10)
ﬂ=—0.16+0.22-(z—1j

2
sr.0 =0.305-0.549 - (% - 1.21j

Im Sinne einer phdnomenologischen Modellierung werden in dieser unter anderem der sto-
chiometrische Restgasgehalt x , und der Restgaskoeffizient &g beriicksichtigt, welche in spa-
teren Kapiteln (z.B. Kap.4.4.2 oder Kap.5.3) noch von Bedeutung sein werden. Die turbulente
Schwankungsgeschwindigkeit errechnet sich zu jedem Zeitpunkt oder Grad Kurbelwinkel
direkt aus der turbulenten kinetischen Energie k. Diese ergibt sich ausgehend vom globalen

’ Dieses errechnet sich im vorliegenden Modell aus dem Radius einer Kugel, deren Volumen dem
Volumen des Zylinders entspricht.

' GemdB /GRIL1, HEYW1/ wurde y7im Rahmen der Untersuchungen auf y7 = 15 gesetzt.
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Turbulenzniveau Cj, welches wiederum die turbulente kinetische Energie k., zu Beginn der
Turbulenzberechnung bestimmt (siche auch /NOSK1/ bzw. Gleichung 3.11), iiber die Be-
ricksichtigung diverser Dissipations- und Produktionsterme gemifl dem in /BARG2, KO-
ZU1/ beschriebenen k-g-Turbulenzmodell. Weitestgehend mit Hilfe des oben erwdhnten Cj
Werts erfolgt letztendlich auch die motorspezifische Anpassung des Entrainmentmodells.

a2, Y
Start k [nn/ . d]V hIV J (3 )

3.3 Klopfmodellierung

Um die Auswirkungen der zyklischen Verbrennungsschwankungen auf die Klopfsimulation
untersuchen zu konnen, ist die Einbindung eines entsprechenden Klopfmodells notwendig. Es
existieren bereits diverse Ansdtze zur Klopfvorhersage /FRAN1, WORRI, DOUNI,
WAYNI1, LAEM1, SCHM1/, welche zum Teil auch im Rahmen dieser Arbeit zur Verfiigung
standen. Allen Modellen gemein ist die Berechnung eines Vorreaktionszustands auf Basis des
Druck- und Temperaturverlaufs der unverbrannten Zone. Die Reaktionskinetik wird dabei
vereinfachend iiber einen Arrheniusansatz zur Berechnung der globalen Ziindverzugszeit ab-
gebildet. Im Zuge der Untersuchungen zum Zyklenschwankungsmodell fanden insbesondere
die zwei folgenden, in Kap.3.3.1 und 3.3.2 beschriebenen Klopfmodelle Anwendung.

3.3.1 Klopfmodellansatz nach Franzke

Die grundsitzliche Idee des Modellansatzes nach Franzke /FRAN1/ beruht auf dem Einfluss
der Vorreaktionen auf das Klopfen im Endgasbereich. Diese hingen wiederum vom entspre-
chenden Druck- und vor allem vom Temperaturverlauf ab. Basierend auf einer mittleren Vor-
reaktionsgeschwindigkeit wreq (Gleichung 3.12) ergibt sich der so genannte Vorreaktionszu-
stand gemill Gleichung 3.13 liber die Aufintegration von wg.,x von Kompressionsbeginn #zg
bzw. @gs bis zu dem betrachteten Zeitpunkt  bzw. Kurbelwinkel ¢f.

1 pa
WReak ~ ™~
T b
e/TUV (3.12)

mit a,b brennstoffabhdngige Koeffizienten

I= | WReqk dt =
tl;‘:S o (pis e/TUV (3.13)

mit @ Winkelgeschwindigkei der Kurbelwelk [ % ]

Bei Uberschreitung eines konstanten, kritischen Vorreaktionszustands im Endgas wird eine
klopfende Verbrennung vorhergesagt. Zu diesem Zweck ist es im Weiteren notwendig einen
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Auswertezeitpunkt des Vorreaktionsintegrals festzulegen, welcher infolge des Zusammen-
hangs von Vorreaktionsgeschwindigkeit und Verbrennungsfortschritt'' von eben diesem ab-
hingig ist. Dieser Umstand wird in /FRAN1/ {iber den Quotienten K (Gleichung 3.14) be-
riicksichtigt, welcher fiir den darin untersuchten Versuchsmotor im Mittel auf 0.53 gesetzt
werden konnte. Mit anderen Worten, eine klopfende Verbrennung wird vorhergesagt, wenn
der Vorreaktionszustand (Gleichung 3.13) spitestens zum Zeitpunkt ¢p (Gleichung 3.15),
welcher sich aus Brennbeginn ¢y, und Brenndauer A¢ des zugehorigen Vibe-Brennverlaufs
ergibt, einen definierten kritischen Vorreaktionszustand iiberschritten hat.

K = PK P4
Ag
mit oK Kurbelwinkel bei Klopfbeginn [P KW] (3.14)

oy4  Kurbelwinkel bei Brennbeginn [°KW]
A Brenndauer [°KW]

PE =Py +K-Ap
mit oy4  Kurbelwinlel bei Brennbegim [°KW] (3.15)
Ap  Brenndauer[°KW]

Die im Rahmen dieser Arbeit verwendete Formulierung des Vorreaktionsintegrals ist in Glei-
chung 3.16 dargestellt. Dabei wird der Auswertezeitpunkt ¢ — alternativ zur Bestimmung
iiber den Quotient K — iiber den Kurbelwinkel bei 80% Brennstoffmassenumsatz ermittelt.
Dies entspricht in erster Ndherung der Annahme K =~ 0.53.

PF a

1 plp)

1= . d
6-n-c I ¢

b
PES eﬁUV((P)
mit OE Kurbelwinkel bei 80% Massenumsatz (3.16)
a=1.3
b=4179K
c=1898-107

3.3.2 FKFS-Klopfmodellansatz

Wie auch /FRANI/ basiert der im Folgenden beschriebene FKFS Modellansatz nach
/SCHM1/ auf der Bestimmung eines integralen Ziindverzugs. Dessen Auswertezeitpunkt liegt
hier allerdings bei einem Massenumsatz von 85%. Physikalisch konnte dies {iber den Zeit-
punkt des Riickstromens der verhidltnismaBig kiihlen Feuerstegmasse in den Endgasbereich
erklart werden, welche ein Einfrieren der Vorreaktionen bewirkt. Der Riickstromzeitpunkt

"' Mit zunehmender Flammenausbreitung und damit einhergehendem Druckanstieg wird das Endgas
verdichtet, was zu einem Temperaturanstieg und einer Beschleunigung der Vorreaktionen fiihrt.
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korreliert mit der Lage des Maximaldrucks, welcher iiblicherweise in Bereichen gréfler 80%
Massenumsatz vorzufinden ist /SCHM1/.

Da die Temperatur der unverbrannten Zone fiir die Berechnung des Vorreaktionsintegrals
mafgebend ist, gleichzeitig aber von der Wahl des Wandwiarmeiibergangsansatzes abhingt,
wird im Sinne der bestmoglichen Vergleichbarkeit eine adiabate Ermittlung der Temperatur
ausgehend vom Startzustand (psi, Tsar) €mpfohlen (siche Gleichung 3.17), da so lediglich
indirekt tiber die Auswirkungen der Wandwérmeverluste auf den Brennraumdruck eine Be-
einflussung entsteht.

plp) \*
Tyy = “TStart (3.17)
PStart

Zusitzlich wird diese Temperatur im Unverbrannten um den Einfluss heiler Brennraumwén-
de (,,Hot-Spots*) und den Einfluss der Vorheizzone erweitert, so dass sich eine so genannte
Vorreaktionstemperatur 7y, rearsion €rgibt (gemal Gleichung 3.18).

(1 - kW)' Tyy (‘/’)‘*‘ kw - THotSpot Vo Vel ((P)Z Virit

T jon = P —
Vorreaktion {(1 —ky ) Tyorheiz ((/’) +kyy - THotSpot ¥ Vv rel ((/’) <Vkrit

mit kw Abstimmparameter Hot Spot Einfluss
THotSpot Temperatur der Hot Spots (3.18)
Tvorheiz Temperatur der Vorheizzone
Viit Kritisches Volumenverhdltnis

VVirel = o ((/%V ()

Dabei werden grundsétzlich zwei Félle unterschieden. Wenn das Volumenverhéltnis Vy,,.
noch gréfer oder gleich dem kritischen Volumenverhéltnis Vi, (hier: Vi, = 0.19) ist, ergibt
sich die Vorreaktionstemperatur Ty,rearion €ntsprechend Abbildung 3.3 aus dem mit ky ge-
wichteten Mittelwert der Temperatur im Unverbrannten 7y, und der Temperatur der Hot-
Spots THotspor-
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Abbildung 3.3: Schematische Darstellung der Abbildung 3.4: Schematische Darstellung der Be-
Berechnung der Vorreaktionstemperatur fiir Vy,., rechnung der Vorreaktionstemperatur fiir Vy e
>Viin /SCHM1/ Vi, /SCHM1/
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Fiir den Fall, dass das kritische Volumenverhéltnis unterschritten wird, setzt sich die Vorreak-
tionstemperatur 7y, eakion @aus dem ebenfalls mit &y gewichteten Mittel von Vorheiztempera-
tur Tyorei- und Hot-Spot-Temperatur Ty.sp0: zusammen (siche dazu Abbildung 3.4 bzw. Glei-
chung 3.18). Die Vorheiztemperatur errechnet sich hierbei gemill Gleichung 3.19 aus dem
mit ky gewichteten Mittelwert der Temperatur im Unverbrannten 77 und der adiabat isobaren
Flammentemperatur 74 riamme. Der Parameter ky ist dabei abhdngig von der turbulenten
Schwankungsgeschwindigkeit u‘ und spiegelt somit den Turbulenz- bzw. Drehzahleinfluss
auf den integralen Ziindverzug wider. Das Vorreaktionsintegral Iy, eqksion €rmittelt sich somit
anstatt iiber die Temperatur der unverbrannten Zone iiber die Vorreaktionstemperatur 77 cax-
rion (siche Gleichung 3.20). Die Aufintegration erfolgt dabei von 90 °KW vor Ziind-OT (@s/)
bis zum 85% Massenumsatzpunkt (@g,q.). Simtliche Hintergriinde und die genaue Herleitung
dieser Modifikationen konnen im Ubrigen in /SCHM1/ nachvollzogen werden.

TVorheiZ((P)z(l_kV)'TUV((P)+kV 'Tad.Flamme((P)

r
' 3.19
mit kV =[L¢)j N OS/{V <] ( )

P=PEnde

-do

Iyorreaktion =

1
6n-c b )
P=PStart| _a e(ﬁ Vorreaktion ((0)
p (3.20)
mit a=-1.1

b=4179
c=1493.1073
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4

Untersuchung der Zyklenschwankungen

Im Rahmen dieser Arbeit wurden keine eigenen Messungen durchgefiihrt. Simtliche Messda-
ten wurden von den Vertretern der Industrie oder dem FKFS bereitgestellt. Aus diesem Grund
existieren auch deutliche Unterschiede der einzelnen Versuchstriager beziiglich des vermesse-
nen Betriebsbereichs (Volllast, Teillast, komplettes Kennfeld), des Motorkonzepts (Downsi-
zing, Erdgasmotor) oder der betrachteten Effekte (Restgasvariation, Lambdavariation, Ziind-
winkelvariation ins Klopfen). In Summe ergibt sich allerdings eine dulerst umfangreiche und
komplette Messdatenbasis, welche alle fiir die Zyklenschwankungsmodellierung relevanten
Effekte abdeckt. Zwar wird die Modellerstellung durch die Verteilung der einzelnen Effekte
auf verschiedene Versuchstrager erschwert, jedoch gewinnt das spétere Zyklenschwankung-
smodell aufgrund der Vielfalt an Versuchstragern und Motorkonzepten auf diese Weise deut-
lich an Allgemeingiiltigkeit und Belastbarkeit. Im Folgenden soll zundchst auf die untersuch-
ten Versuchstrager und die jeweiligen Messdatenbereiche ndher eingegangen werden.

4.1 Versuchstriger zur Entwicklung des Zyklenschwankungsmodells

Ein Auszug der wichtigsten Eckdaten aller Versuchstriger ist Tabelle 5.1 zu entnehmen.

Geometriedaten Daimler Mahle MTU Opel
Bauart [-] R4 R3 V12/Einzyl. R4
Hubraum [cm?] 1796 1200 57199 2198
Hub [mm] 85 74 210 95
Bohrung [mm] 82 83 170 86
Geom. Verdichtung [-] 10.0 9.75 12.9 11.9
Max. Leistung [kW] 135 144 1200 114
bei Drehzahl [U/min] 5500 6500 1500 5600
Kraftstoff Benzin Benzin Erdgas Benzin
Anzahl Betriebspunkte [-] > 1000 270 17 44

Tabelle 4.1: Geometriedaten der Entwicklungsversuchstrdger
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4.1.1 Daimler M271

Bei dem Versuchstriager des Daimler M271 handelt es A
sich um einen mechanisch aufgeladenen Vierzylinder-
Ottomotor mit Saugrohreinspritzung und zentraler Ziind-
kerzenlage (siche auch /MIKU1/). Der in Abbildung 4.1
dargestellte Messdatenbereich ldsst nur schwer erahnen
wie gro3 die Bedeutung dieser Messdatenbasis fiir die %
Modellentwicklung war. Ausgehend von einer Last- >
Drehzahl-Kombination von 3 bar und 1600 U/min wurde Drehzahl

sowohl eine Drehzahlvariation (1200, 1600, 2000 U/min)  4ppildung 4.1: Messdatenbereich
als auch eine Lastvariation (2, 3, 4 bar) vermessen. Fir  pgimier M271

jeden dieser Betriebspunkte wurden Abrasterungen diver-

ser Kombinationen der Einlass- und Auslasssteuerzeiten untersucht, um die Einfliisse von
variierenden Stromungsverhéltnissen und Abgasriickfiihrraten genauer zu untersuchen. Fiir
die Messungen kamen zudem fiinf verschiedene Einlassnockenwellenkonturen zum Einsatz,
welche sich in erster Linie im Ventilhub und in der Linge des Offnungsevents unterschieden.
Explizit betrugen diese 80, 100, 180, 210 und 230 °KW, wobei der Wert jeweils auf die EO
bzw. ES-Kurbelwinkelstellung bei 2 mm Ventilhub bezogen wurde (sieche auch Abbildung
4.2). Durch die nockenwellenspezifischen Offnungsdauern und Ventilhiibe ergeben sich iiber
die betriebspunktspezifischen Steuerzeitenvariationen hinaus deutliche Unterschiede in der
Ladungsbewegung und folglich auch im Turbulenzniveau zu Verbrennungsbeginn. Insgesamt
umfasst die Messdatenbasis mehr als 1000 Betriebspunkte mit jeweils 250 Einzelzyklen pro
Betriebspunkt.

Last

10 —80° NW
8 /N NN | — oo
/ \ \\\ ——180° NW
6

Ventilhub [mm]

—210° NW
/ \ —_—230° NW
. / Y I I | ——Auslass
2

o/ AN \VEN\N

270 360 450 540 630 720 810 900
Kurbelwinkel [°KW n.UT]

Abbildung 4.2: Ventilhubverldufe der unterschiedlichen Einlassnockenkonturen des Daimler M271

Dass das Verstdndnis des Einflusses der Inertgasmasse und der Stromungsverhéltnisse auf die
zyklischen Schwankungen von hoher Bedeutung fiir die Modellierung der Zyklenschwankun-
gen ist, zeigt Abbildung 4.3. Hierin ist exemplarisch fiir die 230° Nockenwelle bei 3 bar Last
und 1600 U/min die Abhéngigkeit der Zyklenschwankungen vom Restgasgehalt und von den
Steuerzeiten aufgetragen. Die steigenden Restgasgehalte bei konstanter ES-Steuerzeit ergeben
sich durch eine sukzessive Erh6hung der Ventiliiberschneidung, welche wiederum aus einer
Verstellung des Auslassventils hin zu spéteren Steuerzeiten resultiert. Deutlich zu erkennen
ist, neben dem Anstieg der Schwankungen mit zunehmendem Restgasgehalt, der Einfluss der
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ES-Steuerzeit. Bei konstantem Restgasgehalt ergibt sich je nach Stellung des Einlassventils
ein COV pp,i von etwa einem bis zu knapp vier Prozent.
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Abbildung 4.3: COV p,.; (Messung) in Abhdngigkeit vom Restgasgehalt und von der ES-Steuerzeit
(230° NW, 3 bar, 1600 U/min)

4.1.2 Mahle Downsizingmotor

Mit strahlgefiihrter Benzindirekteinspritzung, zentraler
Injektorlage und auBermittig angeordneter Ziindkerze,
ein- bzw. zweistufiger Abgasturboaufladung und unter
anderem der Moglichkeit zur externen, gekiihlten Ab-
gasriickfiihrung ist der Mahle Downsizingmotor auf dem
aktuellen Stand der Technik und somit ein sehr interes-
santer Versuchstrager im Hinblick auf die Modellierung ) ‘ >
und Untersuchung der zyklischen Verbrennungs- Drehzahl
schwankungen (siche /KORT1/). Im Gegensatz zu dem,

auf geringe Drehzahlen und Lasten beschrinkten, Be- Abbildung 4.4:  Messdatenbereich
triebsbereich des Daimler M271 stand beziiglich des Mahle Downsizingmotor

Mahle Downsizingmotors ein komplettes Motorkennfeld

zur Verfiigung (siche Abbildung 4.4). Insgesamt belief sich die Messdatenbasis des Mahle
Downsizingmotors auf 269 Betriebspunkte, deren Zyklenschwankungen in Abbildung 4.5
dargestellt sind. Im oberen Lastbereich zeigt sich aufgrund der spéteren Schwerpunktlagen
eine ansteigende Tendenz der Zyklenschwankungen. Dariiber hinaus sind im unteren Last-
und Drehzahlbereich hohere COV pp,; zu beobachten, die sich aus einem hoheren Inertgasan-
teil ergeben. Pro Betriebspunkt wurden 300 Einzelarbeitsspiele aufgezeichnet. Die fiir einen
Ottomotor extrem hohen Aufladegrade (2,8 bar) und die daraus resultierenden indizierten
Mitteldriicke (max. pme = 30 bar) in Verbindung mit einem breiten Drehzahlband von 1000
bis 6000 U/min ermdglichten letztendlich eine umfassende Untersuchung des Drehzahl- und
Lastverhaltens der Zyklenschwankungen.

Last
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Abbildung 4.5: Zyklenschwankungen des Mahle Downsizingmotors

4.1.3 MTU BR4000

Beim MTU BR4000 handelt es sich um einen einstufig A
turboaufgeladenen Grofgasmotor mit zweistufiger Ge-
mischkiihlung. Die Gemischbildung erfolgt dabei vor
Verdichter iiber einen Venturi-Gasmischer. Anstatt einer
Vorkammer im Zylinderkopf besitzt der Motor eine zent-

Last

ral platzierte Vorkammerziindkerze. Die Messdaten des
MTU BR4000 umfassen sowohl Daten fiir das Einzylin- ' >
deraggregat wie auch fiir den Vollmotor. Fiir beide Va- Drehzahl

rianten wurden eine Luftverhédltnisvariation bis an die

Abbildung 4.6: Messdatenbereich

Magerlaufgrenze und eine kombinierte Variation von
MTU Gasmotor

Luftverhiltnis und Ziindzeitpunkt vermessen — vergleiche
Abbildung 4.7 und Abbildung 4.8. In diesen Abbildungen schén zu erkennen ist, wie die
Schwankungen mit stirkerer Abmagerung und bei konstantem Ziindwinkel zunehmen, aber
auch wie es gleichzeitig moglich ist, in Bereichen hoher Abmagerung durch eine Friihverstel-
lung des Ziindzeitpunkts die Verbrennung wieder zu stabilisieren. Die Messdatenbasis féllt
mit 17 Betriebspunkten & 250 Einzelarbeitsspielen im Vergleich zum Daimler- bzw. Mahle-
Motor iiberschaubar aus und auch der Betriebsbereich umfasst nur moderate Unterschiede in
der Motorlast (ca.19-25 bar) bei einer konstanten Drehzahl von 1500 U/min (siche Abbildung
4.6). Nichtsdestotrotz war auch dieser Teil der Messdatenbasis von grofer Bedeutung fiir die
Modellierung der Zyklenschwankungen, da so der Einfluss einer Ladungsverdiinnung an der
Volllast untersucht werden konnte. Da der MTU Motor auBlerdem mit Erdgas betrieben wur-
de, konnte somit auch ein potentieller Kraftstoffeinfluss auf das Verhalten der zyklischen
Verbrennungsschwankungen beriicksichtigt werden. Zudem lieferte die Luftverhiltnisvariati-
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on im Vergleich zur Restgasverdiinnung wichtige Zusatzinformationen im Hinblick auf die
Modellierung der Zyklenschwankungen.
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Abbildung 4.7: MTU Messdaten in Abhdingigkeit von Luftverhdltnis und Ziindwinkel (Einzylinder)
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Abbildung 4.8: MTU Messdaten in Abhdngigkeit von Luftverhdltnis und Ziindwinkel (Vollmotor, Zy-
linder 1)

4.1.4 Opel Z22YH

Der Opel Z22YH ist ein 2,21 Vierzylinder-Saugmotor mit Direkteinspritzung und zentraler
Zindkerzenlage. Weitere Kenndaten sind in /SCHN1/ zu finden. Wie in Abbildung 4.9 zu
erkennen ist, erstreckt dich der fiir die Untersuchung verfiigbare Messdatenbereich iiber die
gesamte Volllastlinie. Dabei wurden Drehzahlen von 1000 bis 6000 U/min vermessen. Fiir
jede Drehzahl wurde der Ziindwinkel an der Klopfgrenze schrittweise nach friih verstellt, um
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eine klopfende Verbrennung hervorzurufen. Diese Daten
waren grundlegender Bestandteil der Untersuchungen zu
Kap.7 und dienten somit in erster Linie der
lierung. Da insgesamt 500 Einzelarbeitsspiele pro Be-
triebspunkt aufgezeichnet wurden, waren die Randbedin-
gungen sowohl fiir eine genaue Bestimmung der Klopf-
hiufigkeit (sieche Kap.7.2) als auch fiir eine Ermittlung
der Zyklenschwankungen gegeben. Trotz der vergleich-
sweise noch geringen Anzahl an Betriebspunkten — insge-
samt 44 — und des eingeschrinkten Betriebsbereichs war-
en die Messdaten insoweit sehr hilfreich, als dass der

Last

>
Drehzahl

Abbildung 4.9: Messdatenbereich
Opel Z22YH

Einfluss einer Ziindzeitpunktsvariation auf die Zyklenschwankungen und auBBerdem die Dreh-
zahlabhingigkeit der Zyklenschwankungen bei Volllast untersucht werden konnte.
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Abbildung 4.10: Zyklenschwankungen bei Ziindwinkelvariation des Opel Z22YH

Die Analyse der Einzelarbeitsspiele zeigte fiir die Betriebspunkte bei 6000 U/min nur ein ein-
geschrianktes Konvergenzverhalten. Ursache hierfiir sind zum einen der strukturelle Aufbau
der Einzelarbeitsspielanalyse in Verbindung mit der hohen Arbeitsspielanzahl und zum ande-

ren unter Umstédnden die gerade bei hohen Drehzahlen teilweise problematische Nulllinien-
findung /HOHE1/. Ausgewertet wurden in der Einzelarbeitsspielanalyse daher jeweils 150
Arbeitsspiele'?. In Abbildung 4.10 sind die zyklischen Schwankungen (COV ppi) fiir jede
Drehzahl in Abhéngigkeit der Schwerpunktlage aufgetragen. Mit zunehmender Entfernung

"> Der Einfluss, ob 150 oder 500 Arbeitsspiele in der Einzelarbeitsspielanalyse ausgewertet werden,

war auf das Endergebnis gering, siche Anhang Abbildung 9.1.
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von der Klopfgrenze — d.h. mit spéteren Ziindzeitpunkten und folglich auch spéteren Schwer-
punktlagen — nehmen die Zyklenschwankungen deutlich zu. Oder mit anderen Worten, je ni-
her der Ziindwinkel an der Klopfgrenze appliziert wird, desto geringer werden die Zyklen-
schwankungen. Uber der Drehzahl zeigt sich dariiber hinaus bei konstantem Verbrennungs-
schwerpunkt ein tendenzieller Anstieg der COV ppi und eine Abnahme der Klopfneigung.

4.2 Versuchstriger zur Validierung des Zyklenschwankungsmodells

Zur Validierung des Zyklenschwankungsmodells standen neben den vier bereits vorgestellten
Versuchstriagern drei weitere Motoren zur Verfiigung, deren Messdaten nicht in die Modell-
entwicklung mit eingeflossen sind. Insgesamt wurde das Zyklenschwankungsmodell somit
anhand von sieben, zum Teil sehr unterschiedlichen Motoren getestet. Aus Geheimhaltungs-
griinden soll im Folgenden allerdings nicht genauer auf Hersteller, Motorentyp oder Motor-
geometrie, sondern nur auf den jeweiligen Messdatenbereich eingegangen werden.

4.2.1 Validierungsmotor A und B

Die Validierungsmotoren A und B wurden zusammenge- A
fasst, da sie von einem Hersteller stammen und denselben
Messdatenbereich aufweisen. Sie befinden sich beide auf
dem aktuellen Stand der Technik und verfiigen unter an-

Last

derem iiber Benzindirekteinspritzung und Abgasturboauf-
ladung. Dariiber hinaus kommen moderne Applikations-
strategien und -techniken, wie z.B. die Luftspiilung zum
Einsatz. Der Messdatenbereich von Motor A und B ers- Drehzahl
treckt sich jeweils iiber eine komplette Volllastlinie
(Abbildung 4.11). Das Last- und Drehzahlspektrum bein-
haltet indizierte Mitteldriicke zwischen 12 und 27 bar und
Drehzahlen von etwa 1000 bis 6500 U/min. Somit bieten die Motoren A und B ideale Voraus-
setzungen fur die Validierung des Zyklenschwankungsmodell im Volllastbereich iiber ein
breites Drehzahlband.

Abbildung 4.11: Messdatendatenbe-

reich Validierungsmotor A und B

4.2.2 Validierungsmotor C

In Abbildung 4.12 ist der Messdatenbereich des Validie-
rungsmotors C wiedergegeben. Wichtig fiir die Validie-
rung ist in diesem Fall vor allem, dass sich die Messdaten
iiber den unteren bis mittleren Teillastbereich erstrecken

Last

und iiber ein relativ breites Drehzahlband vorliegen.
Wihrend also mit Hilfe der Motoren A und B die Vali-

dierung der Volllastlinie moglich ist, kann {iber Motor C >
Drehzahl

das Zyklenschwankungsmodell in der Teillast verifiziert
werden. Auf diese Weise sind im Sinne einer umfassen- Abbildung 4.12: Messdatenbereich
den Validierung die wichtigsten Kennfeldbereiche beziig-
lich der Vorhersage der Zyklenschwankungen abgedeckt.

Validierungsmotor C
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4.3 Druckverlaufs- und Ladungswechselanalyse

Zur Auswertung samtlicher Messdaten wurden die im FVV Zylindermodul bzw. im FKFS
Zylindermodul implementierten Werkzeuge der Druckverlaufsanalyse (DVA) und Ladungs-
wechselanalyse (LWA) verwendet. Da diese Analyseverfahren bereits Stand der Technik sind
und schon diverse Veroffentlichungen hierzu existieren /GRIL4, WENI1, BARG1, BARG3,
KIST1/, werden die folgenden Ausfiihrungen kurz gehalten. Eine DVA ermittelt aus einem
indizierten Druckverlauf mit der Hilfe der Thermodynamik'® den so genannten Brennverlauf
oder Brennstoffmassenumsatz. Dieser ist obligatorisch fiir die Untersuchung der Verbrennung
(z.B. Brenndauer, Verbrennungsschwerpunkt, umgesetzte Brennstoffenergie etc.). Eine Ab-
stimmung des Verbrennungsmodells erfolgt immer anhand des Brennverlaufs der DVA, wes-
halb Letzterer zudem Grundlage einer jeden simulativen Betrachtung ist.

Fiir die DVA ist zur Berechnung der thermischen Zustandsgleichung die Kenntnis der Zylin-
derladung notwendig. Diese setzt sich zusammen aus den messbaren GroBen der Luft- und
Kraftstoffmasse und aus dem zu berechnenden Inertgasanteil im Zylinder. Dessen Berech-
nung kann dabei entweder iiber ein abgestimmtes 1D-Stromungsmodell oder iiber eine La-
dungswechselanalyse erfolgen. Hierbei werden unter Verwendung von Niederdruckindizie-
rung, Durchflusskoeffizienten und Ventilhubverldufen die Massenstrome im Ladungswechsel
bilanziert und daraus der entsprechende Restgasgehalt ermittelt. Im Hinblick auf die Vorher-
sage der Zyklenschwankungen spielt dieser im Ubrigen eine maBgebende Rolle, weshalb hier
auf die Bedeutung einer genauen und belastbaren Ladungswechselanalyse hingewiesen wer-
den soll.

4.3.1 Korrektur der Nulllinie

Die priifstandseitige Erfassung des Drucksignals im Zylinder erfolgt iiber piezoelektrische
Druckaufnehmer. Diese messen prinzipbedingt einen Relativdruck und miissen folglich in
Beziehung zum Absolutdruck gesetzt werden. Fiir diese so genannte Nulllinienfindung exis-
tiert eine Reihe von Verfahren, welche in /MULL1/ aufgelistet sind. Im Rahmen der Messda-
tenauswertung wurde die Nulllinie {iber das Verfahren des Summenbrennverlaufskriteriums
ermittelt, welches auf der Annahme basiert, dass wihrend der frithen Kompressionsphase vor
Zindung noch keine Warme freigesetzt wird. Folglich muss der kumulierte Brennverlauf {iber
dem Auswertebereich von Kurbelwinkelstellung ¢; bis ¢, Null ergeben (siehe Gleichung
4.1), was letztendlich {iber eine iterative Anpassung des Gesamtdruckniveaus gesteuert wer-
den kann.

" Insbesondere sind damit gemeint: der erste Hauptsatz der Thermodynamik, die thermische Zu-
standsgleichung idealer Gase, die Temperaturabhéngigkeit kalorischer Stoffgrofen und — bei allen
Untersuchungen, die iiber die Berechnung des Heizverlaufs hinausgehen — die Berlicksichtigung des
Wandwérmeiibergangs (siche auch Kap.3.1).
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P2
deB dp=0 (4.1)
?1

Es ist offensichtlich, dass eine Nulllinienfindung unerlésslich fiir die korrekte Auswertung des
Drucksignals ist (siche z.B. /GORE1/). Wie empfindlich die Auswertung der Verbrennung
allerdings schon auf geringe Ungenauigkeiten der Nulllinie reagiert, wird deutlich, wenn man
beriicksichtigt, dass bereits eine um 50 mbar verschobene Nulllinie bei einem Startdruck (Zy-
linderdruck zu Beginn der Druckverlaufsanalyse) von 1000 mbar zu einer fiinf prozentigen
Abweichung der berechneten Temperatur im Zylinder fithrt'*. Vor dem Hintergrund der Be-
rechnung des Klopfintegrals auf Basis des Arrheniusansatzes /FRAN1/ ergeben sich dadurch
sehr hohe Genauigkeitsanforderungen an die Qualitdt der Druckindizierung mitsamt Nullli-
nienfindung.

4.3.2 Iterative Korrektur der Zylindermasse

Die Bestimmung der Brennrate aus dem indizierten Drucksignal hingt unter anderem von den
Randbedingungen ab, die bei Rechenbeginn im Zylinder vorliegen. Bei Kenntnis von Zylin-
dermasse, -zusammensetzung und -druck kann mit Hilfe der thermischen Zustandsgleichung
idealer Gase der Anfangszustand bestimmt werden. Es ist mdglich am Priifstand neben dem
Drucksignal auch den Luftmassenstrom, den Kraftstoffmassenstrom oder das Luftverhéltnis
zu messen. Somit stehen zur Ermittlung der Startbedingungen meist mehr Gréen zur Verfii-
gung als notwendig sind, wodurch sich jedoch die Frage ergibt, welcher Messgrofle am ehes-
ten zu trauen ist. Aufgrund der hoheren Anzahl potentieller Fehlerquellen bei der Luft- oder
Kraftstoffmessung wird beim Ottomotor im Allgemeinen der Luftverhéltnismessung, dem
Zylinderdrucksignal und den Modellen zu dessen Auswertung (DVA, Modellierung des
Wandwirmetibergangs, Nulllinienfindung etc.) eine hohere Belastbarkeit eingerdumt.

Damit nun die Zylindermasse zum gemessenen Druckverlauf passt, wird Erstere mit dem Ziel
einer hundert prozentigen Energiebilanz (EGB) iterativ korrigiert (siche Gleichung 4.2). Mit
anderen Worten, die sich aus dem gemessenen Drucksignal ergebende umgesetzte Brenn-
stoffenergie muss der zugefiihrten Energie entsprechen, wobei eine unvollstindige Verbren-
nung (wie sie bei unterstochiometrischem Kraftstoff-Luft-Gemisch vorkommt) durch den so
genannten Umsetzungswirkungsgrad 7y beriicksichtigt wird /BARG3, GRIL3, VOGT1/.

'* Sofern die Temperaturabhéngigkeit der StoffgroBen vernachlissigt wird, was fiir das Temperaturni-

veau bei ,,Einlass schlie3t* ndherungsweise angenommen werden kann.
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Brennende

dQp
| dp (4.2)

Brennbeginn

MEyst,zu *Hy MU

EGB =

Je nach Betriebsart oder Motortyp finden unterschiedliche Varianten der 100% Iteration Ver-
wendung, die jeweils Luftmasse, Kraftstoffmasse oder Luftverhéltnis als konstant vorausset-
zen und die andere(n) Gréfe(n) anpassen. Aufgrund der hohen Messgenauigkeit der Lambda-
sonde in dem fiir den Ottomotor typischen Betriebsbereich wird flir Ottomotoren gemeinhin
das Luftverhéltnis konstant gehalten und Luft- und Kraftstoffmasse entsprechend verdndert.
Aktuell wird bei aufgeladenen Motoren im unteren Drehzahlbereich hdufig eine Luftspiilung,
unter anderem auch in Verbindung mit einem unterstochiometrischen, globalen Luftverhélt-
nis, appliziert. Diese Konstellation ldsst eine korrekte 100% Iteration jedoch nur bei konstan-
ter Kraftstoffmasse zu, da in diesem Fall die exakte Luftmasse bzw. das Luftverhiltnis im
Zylinder schwerlich zu ermitteln sind.

4.3.3 Besonderheiten der Einzelarbeitsanalyse

Zur Untersuchung der zyklischen Verbrennungsschwankungen ist eine thermodynamische
Auswertung der Einzelarbeitsspiele, d.h. eine Druckverlaufsanalyse auf Einzelarbeitsspielba-
sis, notwendig. In diesem Fall liegt kein, iiber eine groBe Anzahl von Zyklen gemittelter,
Druckverlauf vor, sondern viele, mit Rauschen und Stérungen behaftete, Einzeldruckverldufe.
Aufgrund dieser Stérungen ist eine Glittung bzw. Filterung'” der Einzeldruckverldufe erfor-
derlich. Insbesondere bei einer Auswertung von klopfenden Arbeitsspielen wird die Notwen-
digkeit einer Filterung ungleich deutlicher, da die klopftypischen hochfrequenten Schwan-
kungen auf dem Drucksignal eine stabile Auswertung ausschlieen. Hierbei soll betont wer-
den, dass die Klopfdetektion selbstverstidndlich auf den ungefilterten Einzeldruckverldaufen
basiert. Parallel dazu erfolgte jedoch die Analyse der Einzelzyklen auf Basis der gefilterten
Druckverldaufe, um die zugehorigen thermodynamischen Kenngréfen zu ermitteln. Nach
Klopfbeginn ist deren Belastbarkeit allerdings kritisch zu betrachten.

In dieser Arbeit kam eine einmalige Absolutdruckbestimmung auf Basis des gemittelten Ar-
beitsspiels zum Einsatz. Unter Umstidnden problematisch kann diese Vorgehensweise bei ei-
ner Temperaturdrift und bei einer in diesem Zusammenhang ebenfalls abdriftenden Nulllinie
werden, was eine kritische Betrachtung der Messdatenqualitit notwendig macht (siehe
Kap.4.4.6 und insbesondere Abbildung 4.51). In diesem Zusammenhang soll allerdings an-
gemerkt werden, dass die Korrektur der Nulllinie lediglich einem Offset auf dem Drucksignal
entspricht und daher eine schwankende oder abdriftende Nulllinie nicht im indizierten Mittel-
druck ersichtlich wird. Folglich besteht auch keine direkte Auswirkung auf die Darstellung

" Im Rahmen dieses Projekts wurde zur Filterung der Einzeldruckverldufe ein Butterworthfilter ver-
wendet.
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der Zyklenschwankungen in der Form des COV ppi. Allerdings existiert sehr wohl eine Be-
einflussung des Brennverlaufs bzw. der umgesetzten Brennstoffenergie (Qpum), so dass hierin
eine eventuelle Nullliniendrift beobachtet werden konnte.

Analog zur Nulllinienkorrektur erfolgt auch die iterative Anpassung der Startmassen basie-
rend auf dem mittleren Druckverlauf. Hintergrund ist, dass eine zyklusaufgeloste 100% Itera-
tion zu einer Anpassung der Massen fiir jedes Einzelarbeitsspiel fiihren wiirde. Somit wiirden
im instationdren Drucksignal auftretende Schwankungen — so zum Beispiel auch Schwankun-
gen aufgrund einer unvollkommenen Verbrennung — in die zyklusaufgeloste Ermittlung der
Massen mit eingehen. Dadurch wiirden bei Betriebspunkten im Bereich der Laufgrenze die
Schwankungen der Zylindermasse von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel unrealistisch hoch wie-
dergegeben werden, was sich folglich auch auf die Schwankungen von Brennverlauf, Brenn-
dauer oder Verbrennungsschwerpunkt auswirken wiirde'®. Die gewihlte Vorgehensweise
fiihrt allerdings wiederum dazu, dass in den Schwankungen der umgesetzten Brennstoffener-
gie neben den Ungenauigkeiten beziiglich der Nulllinie auch die Auswirkungen einer von
Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel variierenden Zylindermasse dargestellt werden. Dies ist in der
spateren Auswertung der Messdaten (so z.B. in Kap.4.4.3) zu beriicksichtigen. Wie bei der
Nulllinienkorrektur hat fiir die allgemein iibliche Bewertung der Zyklenschwankungen an-
hand des COV pp; auch hier der Bezug der 100% Iteration auf das mittlere Arbeitsspiel keine
Bedeutung, da die Anpassung der Zylindermasse iiber die 100% Iteration nur eine Anderung
der Startbedingungen nach sich zieht, welche wiederum keinen Einfluss auf das indizierte
Drucksignal und somit auf den indizierten Mitteldruck hat.

4.4 Ergebnisse der Messdatenauswertung

Die Messdatenauswertung fand mit Hilfe der in Kap.4.3 vorgestellten Werkzeuge statt. Stan-
dardmifBig wurde eine zweizonige Druckverlaufsanalyse mit einer Nulllinienfindung iiber das
Summenbrennverlaufskriterium und einer 100% Iteration bei konstantem Luftverhéltnis
durchgefiihrt. Fiir die Auswertung des Mahle Downsizingmotors, des Daimler M271 und der
Porsche Motoren war zur Bestimmung der Restgasgehalte aulerdem eine Ladungswechsel-
analyse notwendig.

4.4.1 Darstellung der Zyklenschwankungen

Die Erfassung der Zyklenschwankungen kann in unterschiedlichsten Formen geschehen — in
dieser Arbeit wird aus den in Kap.2.1.1 genannten Griinden in erster Linie der Zylinderdruck-
verlauf bzw. der indizierte Mitteldruck verwendet. Dariiber hinaus scheint es allerdings zum

' Variierende Startbedingungen bei identischem Druckverlauf fiihren bei einer DVA zwangsliufig zu
einer Anderung von Temperatur, Kalorik und StoffgroBen. Uber den ersten Hauptsatz der Thermody-
namik haben diese wiederum direkten Einfluss auf die Brennrate.
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Verstindnis der Physik der Zyklenschwankungen auch sinnvoll Spitzendruck, freigesetzte
Wirmeenergie oder Brenndauern genauer zu betrachten.

In Abbildung 4.13 sind exemplarisch anhand des Mahle Downsizingmotors die Zyklen-
schwankungen des Druckverlaufs iiber der Last und Drehzahl dargestellt. Ausgehend vom
mittleren Lastbereich nehmen die relativen Zyklenschwankungen — in Form des COV py; —
sowohl zu geringeren als auch zu héheren Lasten hin zu. Hintergrund sind zum einen die bei
hohen Lasten erforderliche Ziindwinkelverschiebung nach spit und zum anderen die anstei-
genden Restgasgehalte im niedrigen Lastbereich (sieche auch Kap.4.4.5). Schon zu erkennen
ist fiir hohe Lasten die Verschiebung der Druckverlaufsschwankung in die Expansionsphase.
Aufgrund der Abhingigkeit des indizierten Mitteldrucks von der Volumenénderung, wirken
sich Druckverlaufsschwankungen in der Expansionsphase deutlicher auf die pmi Berechnung
aus als im OT-nahen Bereich, was sich letztendlich in einem hoheren COV p,; widerspiegelt.
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Abbildung 4.13: Zyklenschwankungen des Zylinderdruckverlaufs iiber Last und Drehzahl, Mahle
Downsizingmotor (20 Arbeitsspiele)

Die moderaten Abgasriickfiihrraten im Niedriglastbereich des Mahle Downsizingmotors las-
sen lediglich erahnen wie die Zyklenschwankungen des Zylinderdrucks im Bereich der Lauf-
grenze aussehen konnten. In diesem Sinne sind in Abbildung 4.14 am Beispiel des Daimler
M271 die Zyklenschwankungen iiber einer Restgasvariation an der Laufgrenze aufgetragen.
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Abbildung 4.14: Zyklenschwankungen des Zylinderdruckverlaufs bei zunehmender Restgasverdiin-
nung, Daimler M271 (180° Nockenwelle, 1600 U/min, 3 bar, 20 Arbeitsspiele)

Wihrend fiir zunehmende AGR-Raten die Streuung der Zylinderdruckverldufe hin zu lang-
sameren Verbrennungen nur noch unwesentlich zunimmt, sind fiir AGR-Raten ab 42% Ar-
beitsspiele zu beobachten, deren Druckverldufe zunehmend hohere Maxima aufweisen und
somit auf eine besonders gute Verbrennung hindeuten. Hierbei ist anzumerken, dass bei derart
hohen AGR-Raten die Zyklenschwankungen so stark sein diirften, dass fragwiirdig bleibt, ob
ein gemitteltes Arbeitsspiel im Hinblick auf eine darauf basierende Ladungswechselanalyse
noch représentativ ist. Bei Beriicksichtigung der Standardabweichung des maximalen Spit-
zendrucks wird klar, dass es sich dabei sehr wahrscheinlich nicht um ein stochastisches Phé-
nomen handelt. Die Aufficherung der Druckverldufe mit steigendem Restgasgehalt ist ein
Indiz auf den so genannten Riickkoppelungseffekt. Dieser Effekt tritt bei breiten Ventiliiber-
schneidungen und hohen Restgasgehalten auf, da in diesem Fall das wieder angesaugte Rest-
gas nach einem schlecht brennenden Arbeitsspiel noch unverbranntes Gemisch enthilt, wo-
durch die effektive Zylinderladung steigt und die folgende Verbrennung somit deutlich besser
ablduft. Diese Beobachtung bestitigt sich in Abbildung 4.15.
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Abbildung 4.15: Korrelation der umgesetzten Wirmeenergie von i-ten und (i+1)-ten Arbeitsspiel,
Daimler M271 (180° Nockenwelle, 1200 U/min, 3 bar)
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Hierin sind anhand des Daimler M271 fiir vier Betriebspunkte ansteigenden Restgasgehalts
die Korrelationen der umgesetzten Warmeenergien von Arbeitsspiel und nachfolgendem Ar-
beitsspiel dargestellt. Bis zu Restgasgehalten kleiner 30% ergibt sich eine relativ stabile Ver-
brennung, was gut an der geringen Streubreite der Qp,m Werte und an der Konzentration der
Korrelationspunkte um die Winkelhalbierende zu erkennen ist. Steigen die Restgasgehalte
weiter an, so zeigt sich eine zunehmende Streuung der umgesetzten Warmeenergie, was sich
unter anderem darin duBlert, dass auf einen sehr geringen Qg,, Wert ein sehr hoher Qg Wert
folgt. Im Umkehrschluss bewirkt eine sehr gute Verbrennung aber keinesfalls zwangsliufig
eine sehr schlechte nachfolgende Verbrennung, was beispielsweise fiir Restgasgehalte {iber
40% schon zu beobachten ist. Nichtsdestotrotz ist eine Beeinflussung der Zyklenschwankun-
gen durch den Riickkoppelungseffekt offensichtlich und wird aus diesem Grund in Kap.5.3
auch noch eingehender untersucht.
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Abbildung 4.16: Hdufigkeitsverteilung von p,,;, 0-10% und 10-90% Brenndauer, Mahle Downsizing-
motor (2000 U/min)

Eine weitere Moglichkeit zur Erfassung der zyklischen Verbrennungsschwankungen kann die
Darstellung der Haufigkeitsverteilung verbrennungsrelevanter Kennwerte sein. In erster Linie
bietet sich die Betrachtung der indizierten Mitteldriicke und der Brenndauern an, was in Ab-
bildung 4.16 am Beispiel des Mahle Downsizingmotors erfolgt. Uber alle Betriebspunkte
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hinweg ergibt sich nahezu eine Normalverteilung der indizierten Mitteldriicke, wobei die ab-
solute Schwankungsbreite mit hoheren Lasten zunimmt, was sich in der Standardabweichung
des pmi widerspiegelt. Diese steigen dabei allerdings nicht proportional zur Last an (dies wiir-
de sich beispielsweise in einem konstanten COV pp,; duBlern). Bei Betrachtung der COV pp;
iber Betriebspunkt 1 bis 4 fallt zunéchst ein abfallender und zu hohen Lasten hin wieder ans-
teigender Verlauf auf. Hintergrund hierfiir sind die {iberlagerten Effekte von Ladungsverdiin-
nung und Verbrennungslage, worauf in Kap.4.4.2 und Kap.4.4.5 nédher eingegangen wird.

Alternativ konnen auch in der Haufigkeitsverteilung der Brenndauer die Auswirkungen der
zyklischen Schwankungen veranschaulicht werden. In Abbildung 4.17 sind ergénzend hierzu
zunéchst fiir die Betriebspunkte aus Abbildung 4.16 die Mittelwerte, Standardabweichungen
und COV der Brenndauern abgebildet. Eine Betrachtung der Schwankung der friihen Ver-
brennungsphase (0-10% Brenndauer) zeigt dabei neben der Normalverteilung der 0-10%
Brenndauer iiber alle Betriebspunkte eine nachvollziechbare Abhingigkeit vom Restgasgehalt.
Eine hohe AGR-Rate (Betriebspunkt 1) fithrt demnach zu einer lingeren 0-10% Brenndauer
und zu einer groferen absoluten Schwankungsbreite (STABW Brenndauer). Offensichtlich
tritt dieser Effekt erst ab einem gewissen Grad der Ladungsverdiinnung auf, da fiir Betriebs-
punkt 2 bis 4 kaum ein Restgaseinfluss auf die Haufigkeitsverteilung der 0-10% Brenndauer
zu beobachten ist. Da aber gerade in Bereichen der Laufgrenze — m.a.W. in Bereichen hoher
Ladungsverdiinnung — die Kenntnis der Zyklenschwankungen von gro3em Interesse ist, soll
in Kap.4.4.2 noch genauer auf die Korrelation von Ladungsverdiinnung und Brenndauer ein-
gegangen werden. Weiterhin ist von Betriebspunkt 1 bis 3 eine tendenziell schnellere Ver-
brennung zu erkennen, welche sich in einer kiirzeren mittleren 0-10% und 10-90% Brenn-
dauer darstellt. Ursache hierfiir konnte beispielsweise der sinkende Inertgasanteil sein. In die-
sem Sinne stellt sich ab Betriebspunkt 3 aufgrund des geringen Verdiinnungsgrads und der
hohen Motorlast keine weitere Reduzierung der Brenndauer ein.
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Abbildung 4.17: Mittelwert, Standardabweichung und COV von 0-10% bzw.10-90% Brenndauer,
Mahle Downsizingmotor (2000 U/min)

Analog zur 0-10% Brenndauer ergibt sich auch fiir die Hauptverbrennungsphase (10-90%
Brenndauer) iiber alle Betriebspunkte eine Héaufigkeitsverteilung gemi3 der GauBBschen Glo-
ckenkurve. Mit hoherer Last bzw. mit geringerem Restgasgehalt ist im Vergleich zur 0-10%
Brenndauer jedoch eine kontinuierliche Abnahme der absoluten Schwankungsbreite der 10-
90% Brenndauer zu beobachten. Obwohl die Schwankungen der 10-90% Brenndauer iiber der
Last insgesamt abnehmen und ein nachvollziehbarer Zusammenhang zwischen 10-90%
Brenndauer und indiziertem Mitteldruck besteht, steigen die Schwankungen des indizierten
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Mitteldrucks hingegen deutlich wahrnehmbar an. Mit anderen Worten hat folglich eine
Schwankung der Brenndauer bei hoherer Last stirkere Auswirkungen auf die absoluten
Schwankungen des Mitteldrucks hat als bei geringer Last. Dies kann im Ubrigen iiber den
Einfluss der Verbrennungsschwerpunkts auf den indizierten Mitteldruck erkldrt werden — sie-
he hierzu Kap.4.4.5.
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Abbildung 4.18: Hdufigkeitsverteilung der 0-10% Brenndauer und 10-90% Brenndauer, Daimler
M271 (80°180° Nockenwelle, 2000 U/min, 3 bar)

Ein weiterer wichtiger Punkt ist das Schwankungsverhalten in Bereichen hoher Ladungsver-
diinnung. Aus diesem Grund sind in Abbildung 4.18 anhand des Daimler M271 die Haufig-
keitsverteilungen der 0-10% und 10-90% Brenndauer fiir unterschiedliche Restgasgehalte und
Nockenwellengeometrien abgebildet. Die 80° Nockenwelle erzeugt zwar aufgrund des gerin-
gen Ventilhubs (ca. 3 mm) bei ES ein hohes Turbulenzniveau, da ES jedoch sehr friih liegt, ist
besagte Turbulenz bis zum Ziindzeitpunkt groBtenteils wieder dissipiert und somit im Ver-
gleich zur 180° Nockenwelle deutlich geringer. Daraus resultiert fiir die 80° Nockenwelle
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eine vergleichsweise hohere Restgasempfindlichkeit, was in stirkeren zyklischen Schwan-
kungen und in einer lingeren mittleren 0-10% und 10-90% Brenndauer beobachtet werden
kann. Interessanterweise zeigt die 80° Nockenwelle zudem fiir einen Restgasgehalt von etwa
14% bereits eine asymmetrische Verteilung'’ der 10-90% Brenndauer, welche sich bei der
180° Nockenwelle erst fiir den Restgasgehalt von 26% andeutet. Hierin kann gut der Einfluss
der Nockenwellengeometrie, der Steuerzeiten und der damit verbundenen gednderten Stro-
mungsverhéltnisse im Brennraum auf die Brenndauer, deren Héaufigkeitsverteilung und deren
zyklische Schwankungen nachvollzogen werden. Bei einem Restgasgehalt von 27% zeigt die
80° Nockenwelle ebenfalls fiir die 0-10% Brenndauer ein asymmetrisches Verhalten. Dieses
Verhalten trat im Rahmen der Untersuchungen ausschlielich bei schmalen Nockenwellen,
wie der 80° Nockenwelle, auf — je schlechter also die Stromungsrandbedingungen bei Ziin-
dung, desto frither machen sich die entsprechenden Auswirkungen (z.B. schon in der 0-10%
Brenndauer) bemerkbar. Dies unterstreicht die Bedeutung der Zylinderinnenstromung fiir die
frithe Verbrennungsphase. Aus den bisherigen Beobachtungen lésst sich also schlielen, dass
die Hiufigkeiten von 0-10% Brenndauer und 10-90% Brenndauer fiir eine stabile Verbren-
nung bei geringen Restgasgehalten normalverteilt sind. Steigt der Restgasgehalt sukzessive
an, so ergibt sich abhingig von den Stromungsverhiltnissen eine asymmetrische Verschie-
bung der Haufigkeit. Diese Verschiebung wird zundchst in der 10-90% Brenndauer sichtbar
und ergibt sich aus der Tatsache, dass ab einer bestimmten mittleren 0-10% Brenndauer ein
im Rahmen der Zyklenschwankung anfanglich schlecht brennendes Arbeitsspiel auch iiber-
proportional schlecht weiterbrennt, wéhrend hingegen ein anfanglich gut brennendes Arbeits-
spiel im Vergleich dazu nicht im gleichen Mal3e besser weiterbrennt. Diese Zusammenhinge
konnen zudem in /AY AL/ respektive in Kap.2.1.2 anhand von Abbildung 2.2 nachvollzogen
werden. Mit zunehmender Ladungsverdiinnung verschieben sich Entflammungs- und Haupt-
phase der Verbrennung (0-10% bzw. 10-90% Brenndauer) hin zu immer lingeren Brenn-
dauern. Dies hat zur Folge, dass auch die Schwankung der Brenndauern in einem spéteren
Bereich stattfinden und dadurch die Unterschiede zwischen gut, durchschnittlich und schlecht
brennenden Arbeitsspielen immer groBer wird. Im Hinblick auf die 10-90% Brenndauer du-
Bert sich eine zunehmende Restgasverdiinnung deshalb in einer kontinuierlichen Verschie-
bung von einer zundchst asymmetrischen Verteilung mit linksseitigem Schwerpunkt, {iber
eine symmetrische Normalverteilung, hin zu einer asymmetrischen Verteilung mit rechtsseiti-
gem Schwerpunkt.

Dieser Verlauf wird zur Verdeutlichung in Abbildung 4.19 exemplarisch fiir die 230° No-
ckenwelle dargestellt. Gut zu erkennen ist hier, dass die Verteilung der 0-10% Brenndauer
hingegen symmetrisch bleibt und nur die mittlere 0-10% Brenndauer zunimmt, was darauf

'7 Eine solche Asymmetrie konnte bereits in /AYAL1/ beobachtet werden. Analog zum vorliegenden
Fall war auch hier ein zunehmender Grad der Ladungsverdiinnung (durch Abmagerung) Ursache die-
ses asymmetrischen Verhaltens.
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hindeuten konnte, dass sich das beobachtete Symmetrieverhalten der 10-90% Brenndauer
(bzw. des indizierten Mitteldrucks) in erster Linie nicht mit der Schwankung der 0-10%
Brenndauer, sondern eher mit der Zunahme der mittleren 0-10% Brenndauer zusammenhéngt.
An dieser Stelle soll erneut darauf hingewiesen werden, dass aufgrund der erhdhten Verbren-
nungsschwankungen bei AGR-Raten ab etwa 35% die Aussagekraft einer Ladungswechsel-
analyse auf Basis des mittleren Arbeitsspiels mit Vorsicht zu bewerten ist. Insbesondere fiir
den Betriebspunkt mit einer AGR-Rate von knapp 48% stellt sich die Frage, inwieweit dieser
Restgasgehalt noch realistisch ist bzw. ob eine laminare Flammenausbreitung hier tiberhaupt
noch moglich ist.

STABW p,i =0.07 bar STABW pn,i =0.32 bar STABW p,; =0.52 bar
AGR-Rate =29.66 % AGR-Rate =44.8 % AGR-Rate =47.72 %
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Abbildung 4.19: Hdufigkeitsverteilung der 0-10% und 10-90% Brenndauer iiber einer kontinuierli-
chen Restgasverdiinnung, Daimler M271 (230° Nockenwelle, 1200 U/min, 3 bar)

Fazit

Aufgrund der Erkenntnisse dieses Kapitels scheint im Folgenden eine Betrachtung der Aus-
wirkungen von Ladungsverdiinnung (Kap.4.4.2), Ladungsbewegung und Turbulenz
(Kap.4.4.4) und Last- und Drehzahl (Kap.4.4.5) auf die Zyklenschwankungen sinnvoll. Darti-
ber hinaus ist die Bedeutung des Riickkoppelungseffekts im Bereich der Laufgrenze zu unter-
suchen und zu bewerten (Kap.5.3). Die Untersuchungen dieses Kapitels haben auBBerdem ge-
zeigt, dass die mittleren Brenndauern, die sich unter anderem aus dem Zusammenwirken von
Inertgasgehalt und Stromungsverhidltnissen im Brennraum ergeben, einen Einfluss auf die
Form der Hiufigkeitsverteilung der 10-90% Brenndauer bzw. des indizierten Mitteldrucks
haben. Aus diesem Grund scheint es im Folgenden sinnvoll, den Fokus der Untersuchungen
nicht nur auf die Abhédngigkeit der Zyklenschwankungen vom Grad der Ladungsverdiinnung,
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sondern auch auf die Abhéngigkeit von der Brenndauer bzw. Brenngeschwindigkeit und de-

ren Schwankung zu legen.

4.4.2 Einfluss der Ladungsverdiinnung

Ladungsverdiinnung iiber Abgasriickfiihrung (Daimler M271)

Dass sich der Versuchstrager M271 der Daim-
ler AG sehr gut zur Untersuchung der La-
dungsverdiinnung eignet, wurde in Kap. 4.1.1
bereits ndher erldutert. Es stellt sich nun die
Frage, inwieweit die Stabilitit der Verbren-
nung durch einen zunehmenden Restgasanteil
beeintrachtigt wird. Abbildung 4.20 gibt hier-
zu fir die 180° Nockenwelle bei 1600 U/min
und 3 bar py,; den Zusammenhang von Rest-
gasgehalt und Zyklenschwankungen — hier in
Form der Standardabweichung des pn; — wie-
der. Gut zu erkennen ist, dass die Kenntnis
des Restgasgehalts alleine nicht ausreicht, um
eine konkrete Aussage liber die jeweiligen
zyklischen Schwankungen treffen zu konnen.
Denn gerade mit ansteigenden Restgasgehal-
ten — und vor allem im Bereich der Laufgren-
ze — wird die Korrelation zwischen Zyklen-
schwankung und Inertgasgehalt zunehmend
indifferenter. Beispielsweise ergeben sich fiir
eine AGR-Rate von etwa 33% Standardab-
weichungen des indizierten Mitteldrucks von
ungefahr 0.1 bis 0.3 bar — dies entspricht ei-
nem COV py,; Bereich von ca. 3 bis 10%. Of-
fensichtlich existieren weitere Effekte, deren
Einfluss auf die Zyklenschwankungen nicht
allein iiber den Restgasgehalt abgedeckt ist.
Abbildung 4.3 hat bereits einen gewissen Zu-
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Abbildung 4.21: STABW p.; iiber 0-10% Brenn-
dauer, Daimler M271 (180° NW, 1600 U/min, 3
bar)

' Wie bereits erwiihnt sind die Ergebnisse im Hinblick auf eine duBerst instabile Verbrennung kritisch

zu bewerten, da bei derart hohen Verdiinnungsgraden die Entflammbarkeit des Gemisches bzw. die

laminare Flammenausbreitung duflerst fragwiirdig sind. Zudem sinkt bei hohen Zyklenschwankungen

die Belastbarkeit einer auf dem mittleren Arbeitsspiel basierenden Ladungswechselanalyse, so dass

auch die korrekte Ermittlung des Restgasgehalts mit Unsicherheiten behaftet sein diirfte.
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sammenhang zwischen der ES-Zeit und den Zyklenschwankungen belegt — dariiber hinaus
sind weitere Ausfithrungen zum Steuerzeiteneinfluss in Kap.4.4.4 zu finden. Zur ndheren Un-
tersuchung des Einflusses der Ladungsverdiinnung scheint auBlerdem die Betrachtung der
Brenndauer sinnvoll, wobei beziiglich der zyklischen Schwankungen im Allgemeinen der
frithen Verbrennungsphase eine ma3gebende Bedeutung zugemessen wird /AYAL1, KECK1,
0ZDOI1, STON2, WITZ1/. Vor diesem Hintergrund bietet sich zunédchst die Untersuchung
der Brenndauer von 0 bis 10% Massenumsatz an. In Abbildung 4.21 ist der typisch exponen-
tielle Zusammenhang zwischen den Zyklenschwankungen (in Form der Standardabweichung
des indizierten Mitteldrucks) und der 0-10% Brenndauer dargestellt (siche hierzu auch Abbil-
dung 9.3). Dabei entspricht in diesem Fall der 0% Massenumsatzpunkt dem im Steuergerit
applizierten Ziindzeitpunkt und nicht dem aus dem Brennverlauf ermittelten Brennbeginn. In
der 0-10% Brenndauer wird folglich der scheinbare Ziindverzug — d.h. die Zeit vom Ziind-
zeitpunkt bis zu einem ersten, im Brennverlauf wahrnehmbaren, Druckanstieg — mit abgebil-
det. Die Brenndauern ergeben sich hierbei aus einer Abrasterung von Einlass- und Auslass-
Steuerzeiten, die infolge einer variierenden Ventiliiberschneidung zu unterschiedlichen AGR-
Raten flihren. Tendenziell resultieren lange 0-10% Brenndauern aus hohen Restgasgehalten
(siche Abbildung 9.4), Dabei ist in der 0-10% Brenndauer zum Teil schon der Stromungs-
und Turbulenzeinfluss enthalten, wodurch sich auch die im Vergleich zur Darstellung iiber
dem Restgasgehalt etwas eindeutigere Abhdngigkeit erkldren ldsst. Nichtsdestotrotz konnen
ab einer 0-10% Brenndauer von etwa 50 °KW — was in vorliegenden Fall einem Restgasge-
halt von 30 bis 40% entspricht — jedoch ebenfalls nur eingeschrinkte Aussagen iiber die Hohe
der Zyklenschwankungen getroffen werden. Mdoglicher Hintergrund konnte sein, dass mit
dem Auftreten von unvollkommenen Verbrennungen und Flammenloschungen die Zyklen-
schwankungen derart stark werden, dass dadurch die Aussagekraft des gemittelten Arbeits-
spiels bzw. der mittleren 0-10% Brenndauer beeintrichtigt wird. Dass die Schwankungsbreite
der 0-10% Brenndauer an der Laufgrenze iiberproportional zunimmt, kann im Ubrigen auch
in Abbildung 4.23 anhand des Verhaltens der COV 0-10% Brenndauer ab einem COV pp;
von etwa 20% nachvollzogen werden.
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Abbildung 4.22: STABW p,,; tiber 0-2% bzw. 2-10% Brenndauer, Daimler M271 (180° NW, 1600
U/min, 3 bar)

Die Frage nach einem moglichen Informationsgewinn durch die Betrachtung eines fritheren
Umsatzpunkts (wie z.B. des 2% Umsatzpunktes) kann mit Hilfe von Abbildung 4.22 beant-
wortet werden. Diese belegt, dass eine Darstellung der Zyklenschwankungen tiber der 0-2%
Umsatz Brenndauer zu keiner eindeutigeren Korrelation fithren wiirde, da die Auswertung der
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2% Umsatzpunkte bei hohen AGR-Raten durch Rauschen bzw. Stérungen auf dem Brennver-
lauf verfilscht wird und sich somit sogar 2% Umsatzpunkte ergeben konnen, die vor dem
applizierten Ziindzeitpunkt liegen. Ebenso zeigt auch die Wiedergabe der pni Schwankung
tiber der 2-10% Brenndauer mit dem Ziel einer Filterung des Einflusses des scheinbaren
Ziindverzugs nur einen groben Zusammenhang. Vor diesem Hintergrund erwies sich die Be-
trachtung der 0-10% Brenndauer als zielfiihrend.
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Abbildung 4.23: COV p,,; iiber COV 0-10% Brenndauer bzw. STABW 0-10% Brenndauer, Daimler
M271 (180° NW, 1600 U/min, 3 bar)

Im Folgenden soll die Schwankung der 0-10% Brenndauer in Relation zu den zyklischen
Schwankungen des Mitteldrucks untersucht werden. In Abbildung 4.23 sind die COV py;
iiber den normierten und absoluten Schwankungen der 0-10% Brenndauer aufgetragen. Die
Normierung erfolgt dabei auf die mittlere 0-10% Brenndauer des jeweiligen Betriebspunkts,
welche allerdings bei hohen Zyklenschwankungen mitunter kritisch zu bewerten ist. Unter der
Annahme einer Laufgrenze bei etwa 10% COV ppi bleibt die normierte Schwankung der frii-
hen Entflammungsphase mit steigender Zyklenschwankung im fiir die Motorapplikation rele-
vanten Bereich nahezu konstant. Lediglich fiir geringe Zyklenschwankungen (<2% COV pmi)
scheinen die Fluktuationen der 0-10% Brenndauer vordergriindig etwas stirker zu werden.
Dies héngt jedoch mit dem Umstand zusammen, dass in diesen Bereichen die Verbrennung
sehr stabil und dadurch ungleich schneller ablduft, was in vergleichsweise kurzen 0-10%
Brenndauern resultiert. Durch eine Normierung auf eben diese kurzen Brenndauern ergeben
sich letztendlich die scheinbar starkeren Fluktuationen der 0-10% Brenndauer (siehe hierzu
auch Abbildung 9.6). Eine nahezu konstante relative Schwankung der 0-10% Brenndauer
(COV) bedeutet im Umkehrschluss aber auch, dass ein linearer Zusammenhang zwischen 0-
10% Brenndauer und absoluter Schwankungsbreite der 0-10% Brenndauer besteht — m.a.W.
je langsamer die initiale Verbrennungsphase, desto stirker schwankt diese auch und desto
hoher sind die Schwankungen des indizierten Mitteldrucks. Dies ist in der Darstellung der
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COV py, tiber der Standardabweichung der 0-10% Brenndauer gut zu erkennen. Ab einem
bestimmten Zyklenschwankungsniveau (im Falle der 180° Nockenwelle des Daimler M271
liegt dieses bei etwa 10 bis 20% COV pmi) steigen die Schwankungen der 0-10% Brenndauer
iiberproportional stark an. Hintergrund diirften die extremen Verdiinnungsgrade sein, mit
denen unter anderem Verbrennungsaussetzer und Riickkoppelungseffekte einhergehen.

1.4 . Der Vollstindigkeit halber wird in Abbildung

- 12 Yo — 4.24 die Abhingigkeit der Zyklenschwankun-
§ 1 - gen von der Hauptphase der Verbrennung (10-
$ 0.8 > 90% Brenndauer) betrachtet. Auch hier zeigt
= 06 sich ein exponentieller Zusammenhang zwi-
E 0.4 schen Brenndauer und zyklischen Schwankun-
“ 02 gen. Dieses Verhalten scheint plausibel, da
0 sich an eine verzogerte Entflammungsphase
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10-90% Brenndauer [°KW]

auch eine langsamere weitere Verbrennung
anschliefft und umgekehrt ein Arbeitsspiel mit
Abbildung 4.24:  STABW p, iiber 10-90% Xurzer Entflammungsphase auch ecine de-
Brenndauer, Daimler M271 (180° Nw, 1600 mentsprechend kurze Gesamtbrenndauer hat
U/min, 3 bar) (siche auch /AYALL/). Dies verdeutlicht im
Ubrigen der lineare Zusammenhang von O0-

5 Zg 4 +Resrgosl>30%|$¢,&l£§b 10% Brenndauer und 10-90% Brenndauer
§ 70 N A (siche Abbildung 4.25). Auch fiir im Mittel
s ""‘gg o sehr langsam brennende Betriebspunkte — in
§§40 V\f:#; diesem Fall Betriebspunkte mit tendenziell
S 30 o9 hohen Restgasgehalten (>30%) — ergibt sich
§ ig v nur eine geringe Abweichung von diesem li-

b nearen Zusammenhang. Da die 10-90%

10 20 30 40 50 60 70 8o Brenndauer im Grunde also ein Resultat der 0-

0-10% Brenndauer [°KW] 10% Brenndauer ist und beide Brenndauern
zusédtzlich linear miteinander korrelieren, ist
im Hinblick auf die Modellierung der Zyklen-
schwankungen kein Informationsgewinn durch
die Betrachtung der 10-90% Brenndauer zu
erwarten.

Abbildung 4.25: 10-90% Brenndauer iiber 0-
10% Brenndauer, Daimler M271 (180° NW,
1600 U/min, 3 bar)

Eine Untersuchung der Schwankung der 10-90% Brenndauer hingegen zeigt im Vergleich zur
Schwankung der 0-10% Brenndauer ein vordergriindig unterschiedliches Verhalten, wie in
Abbildung 4.26 zu sehen ist. Die COV pp; steigen nahezu linear mit den Schwankungen der
10-90% Brenndauer (COV 10-90% Brenndauer) an. Dies ist durchaus nachvollziehbar, da in
dieser Phase 80% der Kraftstoffmasse umgesetzt werden und somit eine gewisse Koppelung
mit dem indizierten Mitteldruck besteht. Dariiber hinaus wird hierdurch die Beobachtung aus
Kap. 4.4.1 unterstiitzt, dass sich die zyklischen Schwankungen deutlicher in den Brenndauern
der Hauptphase als in den Brenndauern der Entflammungsphase bemerkbar machen.
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Abbildung 4.26: COV p,,; tiber COV 10-90% Brenndauer bzw. STABW 10-90% Brenndauer, Daimler
M271 (180° NW, 1600 U/min, 3 bar)

30 M — Dabei wird im Ubrigen die grundsitzliche
§ 54 ®STABWBD0010| o b. A ‘l Tendenz einer zunehmenden absoluten
2 E - ASTABWEDIORD| | o A Schwankungsbreite der Brenndauer mit lang-
g 4 samer werdender Verbrennung beibehalten,
§ g > “? wie in Abbildung 4.27 nachvollzogen wer-
S e L A a - den kann. Es herrscht auch bei Betrachtung
% § 5 ‘ der 10-90% Brenndauer bis zum Erreichen
E il ' ‘ ‘ ‘ der Laufgrenze ein groBtenteils linearer Zu-
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sammenhang zwischen der mittleren 10-90%
Brenndauer und der Schwankung der 10-90%
Brenndauer — im Vergleich zur initialen Ent-
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Abbildung 4.27: STABW 0-10%/10-90% Brenn-
dauer tiber 0-10%/ 10-90% Brenndauer, Daimler
M271 (180° NW, 1600 U/min, 3 bar)

flammungsphase steigen die Schwankungen
der Hauptverbrennungsphase mit ldngerer
Brenndauer lediglich stirker an. Dieses Ver-
halten scheint plausibel, da der Schwankungsbereich mit wachsendem Verbrennungsfort-
schritt zwangslaufig breiter werden muss, wenn langsame Entflammungsphasen zu noch lang-
sameren Hauptverbrennungsphasen fiihren und umgekehrt.

Ladungsverdiinnung iiber Abmagerung (MTU BR4000)

Auch am Beispiel des MTU Gasmotors ist eine Untersuchung der Einfliisse der Ladungsver-
diinnung moglich. Im Gegensatz zum Daimler M271 erfolgt diese hier jedoch durch eine Er-
hohung des Luftverhiltnisses bis hin an die Magerlaufgrenze. In Abbildung 4.28 sind unter
anderem exemplarisch fiir die Einzylindervariante die COV py,; liber der 0-10% Brenndauer
aufgetragen. Fiir die Variation des Luftverhiltnisses zeigt sich ein mit dem Daimler M271
vergleichbares Verhalten — d.h. mit stdrkerer Ladungsverdiinnung respektive ldngerer 0-10%
Brenndauer nehmen die Zyklenschwankungen deutlich zu. Anzumerken ist dabei, dass fiir
beide Motoren keine gemeinsame ,,Grenzbrenndauer* existiert, ab der der exponentielle Ans-
tieg der COV py; einsetzen wiirde, wie sie beispielsweise in /AYAL1/ gefunden wurde. Die
kombinierte Lambda- und Ziindzeitpunktsvariation allerdings zeigt mit l&ngerer initialer Ent-
flammungsphase keinen deutlichen Anstieg der Zyklenschwankungen. In diesem Fall werden
die negativen Auswirkungen einer verzogerten Entflammungsphase auf die Verbrennungssta-
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bilitdt durch eine Friihverstellung des Ziindwinkels bzw. durch eine Verschiebung des Ver-
brennungsschwerpunkts Richtung Optimum ausgeglichen.
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Abbildung 4.28: Vergleich von COV p,,; bzw. Luftverhdltnis iiber 0-10% Brenndauer bzw. Schwer-
punktlage, MTU Gasmotor (Einzylinder, 1500 U/min, 21-23 bar)
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Abbildung 4.29: Vergleich von COV p,,; bzw. Luftverhdltnis iiber 0-10% Brenndauer bzw. Schwer-
punktlage, MTU Gasmotor (Vollmotor, 1500 U/min, 17 bar)
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Die Untersuchungen anhand des Vollmotors (siche Abbildung 4.29) bestétigen die oben be-
schriebenen Beobachtungen — sowohl der Anstieg der Zyklenschwankungen mit zunehmen-
dem Abmagerungsgrad als auch die Kompensation des Verdiinnungseffekts durch eine Ver-
stellung des Verbrennungsschwerpunkts nach friih sind auch am Beispiel des Vollmotors
nachvollziehbar.

Fazit

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass die Flammenkernbildung und die initiale
Entflammungsphase — hier in Form der 0-10% Brenndauer abgebildet — in einem exponentiel-
len Verhéltnis zu den zyklischen Verbrennungsschwankungen stehen. Dieser Zusammenhang
zeigt sich dabei sowohl fiir eine kontinuierliche Restgasverdiinnung (Daimler M271) als auch
fiir eine Abmagerung in Richtung Magerlaufgrenze (MTU Gasmotor). Die zyklischen
Schwankungen ausschlieBlich anhand einer Korrelation mit dem Restgasgehalt oder dem
Luftverhiltnis festzumachen, scheint daher nicht sinnvoll. Es ist vielmehr ratsam, eine, beiden
Effekten libergeordnete, GrofBe heranzuziehen, welche den Einfluss der Ladungsverdiinnung
auf die Zyklenschwankungen allgemeingiiltig wiedergibt. Im Hinblick auf die Modellierung
kdme beispielsweise die laminare Flammengeschwindigkeit (Gleichung 3.10) in Betracht, da
hierin sowohl der Einfluss von Inertgas als auch das Luftverhiltnis beriicksichtigt werden.

4.4.3 Einfluss von unvollkommener und unvollstiindiger Verbrennung

In Kap.4.4.2 ist der Einfluss einer zunehmenden Ladungsverdiinnung auf die Stabilitdt der
Verbrennung dargestellt. Dabei zeigt Abbildung 4.20 fiir geringe bis mittlere AGR-Raten
einen linearen Anstieg der Zyklenschwankungen, der allerdings hin zu hohen Raten iiberpro-
portional stark zunimmt. In diesem Fall kann die Zunahme der Zyklenschwankungen nicht
mehr nur aus den Auswirkungen einer verlangsamten Flammenausbreitung'® resultieren, son-
dern dariiber hinaus auch aus partiellen Flammenldschungen, so genannten Quenchingeffek-
ten. Hierbei kann sich eine inhomogene Restgasverteilung verstarkend auswirken. Im Extrem-
fall fiihrt eine stetig zunehmende Restgasverdiinnung zu kompletten Verbrennungsaussetzern,
die sich dementsprechend stark auf die Standardabweichung des indizierten Mitteldrucks
auswirken, wobei in diesen Bereichen eine weitere nicht zu verachtende Beeinflussung der
Zyklenschwankungen durch den Riickkoppelungseffekt hinzukommt. Diese Phanomene &du-
Bern sich allesamt in der umgesetzten Brennstoffenergie Qgym und werden im Folgenden unter
dem Begriff der unvollkommenen Verbrennung behandelt. Dariiber hinaus existiert eine Be-
einflussung der Zyklenschwankungen durch lokalen oder globalen Luftmangel. Inhomogeni-

" Diese bewirkt einerseits eine Zunahme der Zyklenschwankungen, da sich stochastische Schwan-
kungen der Zylinderinnenstrémung bei einer langsamen Verbrennung starker auswirken. Andererseits
kann in Bereichen hoher Restgasgehalte die Verbrennung derart langsam ablaufen, dass bei AO noch
nicht die komplette Masse umgesetzt werden konnte. Dieser Effekt fiihrt zu einem zusétzlichen Ans-
tieg der Zyklenschwankungen.
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taten bezliglich des Luftverhéltnisses konnen in diesem Zusammenhang zu einem zusétzli-
chen Anstieg der Zyklenschwankungen fiihren. Analog zur unvollkommenen Verbrennung
sind auch diese Phdnomene implizit in der umgesetzten Brennstoffenergie enthalten und sol-
len im weiteren Verlauf als unvollstindige Verbrennung bezeichnet werden.

Filterung der Einfliisse von unvollkommener und unvollstindiger Verbrennung

Wie bereits erwédhnt, wurden bei bisherigen Betrachtungen die Zyklenschwankungen grof3ten-
teils anhand der Schwankungen des indizierten Mitteldrucks, des maximalen Zylinderdrucks
oder der Brenndauer ausgemacht, wobei die Ursachen fiir die Schwankungen in der Zylinder-
innenstromung und in deren Auswirkung auf die Ziind-, Entflammungs- und Hauptphase der
Verbrennung gesucht wurden (siehe Kap.2.1.2). Schwankungen von unvollkommener und
unvollstindiger Verbrennung als mdgliche Ursache fiir die Zyklenschwankungen werden da-
bei meist vernachlissigt bzw. nicht getrennt davon untersucht. Im Rahmen einer Einzelar-
beitsspielanalyse kann iiber die gemessenen Druckverldufe die umgesetzte Brennstoffenergie
Qpum fiir jeden Zyklus ermittelt werden. Diese wird im Allgemeinen von der mittleren zuge-
fiihrten Brennstoffenergie abweichen, da beispielsweise die Druckindizierung oder die Kenn-
tnis der zugefiihrten Kraftstoffmasse — sowohl flir das mittlere Arbeitsspiel als auch fiir die
Einzelzyklen — mit Ungenauigkeiten behaftet sein oder nur sehr schwer ermittelt werden
kann. Dariiber hinaus wird die Umsetzung aber zusdtzlich bei Luftmangel (unvollstindige
Verbrennung) oder z.B. beim Auftreten von Flammenloschungen (unvollkommene Verbren-
nung) beeinflusst. Vor diesem Hintergrund kann iiber einen Bezug der indizierten Arbeit auf
die umgesetzte Energie Qgum nach Gleichung 4.3 ein reduzierter Wirkungsgrad n req €rmit-
telt werden.

W
Nihred =5, 24100 [%] (43)
Bum
Angewandt auf die Einzelarbeitsspielauswertung ist es auf diese Weise unter anderem mog-
lich den Einfluss der Schwankungen aufgrund unvollstindiger und unvollkommener Ver-
brennung herauszufiltern.

Untersuchung der Schwankungen des reduzierten Wirkungsgrads M, red

In Abbildung 4.30 sind hierzu fiir den Daimler M271 (180°NW, 1600 U/min, 3 bar p,;) die
COV Nthreda und COV py,; tliber dem Restgasgehalt aufgetragenzo. Schon zu sehen ist, dass fur
geringe Restgasgehalte beide Schwankungen auf einem anndhernd vergleichbaren Niveau
liegen. Mit ansteigender Restgasverdiinnung beeinflussen die Schwankungen der umgesetzten
Brennstoffenergie immer deutlicher den COV pp;, was gut im Auseinanderdriften der COV

* Aus Griinden der Vergleichbarkeit der Schwankungen von reduziertem thermischen Wirkungsgrad
und indiziertem Mitteldruck wird an dieser Stelle der COV zur Darstellung der Zyklenschwankungen

verwendet.



Untersuchung der Zyklenschwankungen 59

e P — 30 Nihred Und COV ppi zu erkennen ist. Bei ge-
25 g - 25 nauerer Betrachtung fillt zudem auf, dass auch
gi o A COVeta_th (180 NW)¢ a4 2 E:} fiir geringere ' Re‘:stg,.asgehalte die COV pumi
:E & %JQA - %“- ebenfalls kontinuierlich tiber den COV N red
= ‘ ﬂ A § liegen. Dieser Umstand kann auch in Abbil-
g S 4 = Q  dung 4.31 anschaulich nachvollzogen werden.
5 = Hierin wird unter anderem die Korrelation von

0 COV Nihred und COV ppi fiir die 180° No-
ckenwelle des Daimler M271 dargestellt,
bei gut zu erkennen ist, dass alle

Abbildung 4.30: COV py; und COV 1jy,req tiber  punkte  unterhalb  bzw.  auf  der

Restgasgehalt, Daimler M271 (180° NW, 1600  renden liegen. Ein Verlauf entlang dieser Win-

U/min, 3 bar) kelhalbierenden wiirde einem Motorbetrieb

entsprechen, dessen Verbrennungsschwankun-
gen ausschlieBlich auf Schwankungen zuriickzufiihren sind, die sich im Rahmen einer
kommenen Verbrennung ergeben. Im Falle des Daimler M271 ist zunéchst ein linearer Ans-
tieg zu verzeichnen, der jedoch wahrnehmbar vom Verlauf dieser Winkelhalbierenden ab-
weicht. In dieser Abweichung werden die Auswirkungen der Schwankung der umgesetzten

Brennstoffenergie Qgum ersichtlich — umso stirker die umgesetzte Brennstoffenergie

schwankt, desto flacher verlduft die Korrelation von COV N req und COV ppi. Vor diesem

Hintergrund lésst sich auch der fiir hohe COV ppi (>8%) stark degressive Verlauf erkldren, da

aufgrund des stetig zunehmenden Restgasgehalts das Auftreten von Flammenldschungen,

Ziindaussetzern und den dadurch hervorgerufenen Riickkoppelungseffekten immer wahr-

scheinlicher wird. Daraus resultiert folglich der {iberproportional stark ansteigende Anteil der

Schwankung der umgesetzten Brennstoffenergie an den Schwankungen des indizierten Mit-

teldrucks. Aus diesen Beobachtungen wird deutlich, dass die Zyklenschwankungen (COV

Pmi), die sich aufgrund von hohen Restgasgehalten ergeben, zu einem nicht zu vernachléssi-

genden Anteil auf den Schwankungen der umgesetzten Brennstoffenergie beruhen.
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Abbildung 4.31: COV 1y, eq tiber COV p,,, Daimler(180° NW, 1600 U/min, 3 bar) / Mahle Downsi-
zingmotor (1000-6000 U/min, 2-30 bar p,.)

Des Weiteren sind in Abbildung 4.31 die COV M req Uiber den COV ppy; fiir den Mahle Down-
sizingmotor dargestellt. Im Vergleich zum Daimler M271 fillt die deutlich geringere Abwei-
chung von der Winkelhalbierenden auf, die sich dadurch erkléren ldsst, dass die hoheren Zyk-
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lenschwankungen beim Mahle Motor in erster Linie nicht aufgrund der Restgasverdiinnung
zustande kommen, sondern aufgrund des in Kap.4.4.5 noch genauer beschriebenen Last- oder
vielmehr Schwerpunkteinflusses. Letzterer bewirkt eine Erhohung der Zyklenschwankungen
(COV pmi) ohne einen Anstieg der Schwankungen der umgesetzten Brennstoffenergie. Au-
Berdem existieren fiir den Mahle Downsizingmotor im Bereich sehr geringer COV pp;
(<1.1%) offensichtlich Korrelationspunkte, die oberhalb der Winkelhalbierenden liegen. In
diesem Fall fiihrt der Bezug der indizierten Arbeit Wi,g auf die Qpym gemil Gleichung 4.3 zu
einer leichten Verstiarkung der Schwankung des Quotienten aus Wing und Qgym, was allerdings
in Anbetracht der fiir diese Betriebspunkte geringen Schwankungsbreite der indizierten Arbeit
Wing und der relativ dazu gesehen hohen Schwankungsbreite der umgesetzten Brennstoffener-
gie Qpum auf stochastische Phinomene zuriickgefiihrt werden kann. Dass die Korrelations-
punkte des Mahle Motors letztendlich nicht exakt auf der Winkelhalbierenden verlaufen, kann
iiber ein omnipridsentes — wenn auch geringes — Grundschwankungsniveau der Qgyn erklart
werden, welches sich aus den Schwankungen aufgrund von unvollkommener aber auch un-
vollstindiger Verbrennung ergibt. Die Ursachen fiir Letztere konnten dabei neben Messrau-
schen auch zyklische Schwankungen der Zylinderinnenstromung, deren Beeinflussung der im
Feuersteg enthaltenen Kraftstoffmasse oder Schwankungen des Luftverhéltnisses sein.

In Abbildung 4.32 ist ein Vergleich verschie- 8 *

dener Nockenwellen des Daimler M271 abge- 7 7 2

bildet, um den Einfluss der Ladungsbewegung ..;\i 6 "IN A j
auf die Zyklenschwankungen und ihren Zu- E‘.S - ‘&
sammenhang mit der unvollkommenen und f: | A%

unvollstdndigen Verbrennung niher zu unter- 8 5 | & Daimler M271 (30°NW)
suchen. Zu beobachten ist, dass im Vergleich t : gg;:g ’\Ag;i gigxﬁ
zur Standardnockenwelle die 80° Nockenwelle o . e

ein leicht steileren Anstieg und die 230° No- 0 4 12 16

8
ckenwelle einen etwas flacheren Anstieg auf- COV P [%]

zeigen — dies wird vor allem in Bereichen star-  4ppildung 4.32: COV 1y yea iiber COV py;
ker Zyklenschwankungen deutlich. Eine mdg-  paimler M271 (80°/180%/230° Nockenwelle,
liche Erklarung fir die unterschiedlichen Stei- 1600 U/min, 3 bar)

gungen konnte der Zusammenhang von Zyk-

lenschwankungen und Homogenisierungsgrad liefern, welcher gerade bei einer duflereren
Gemischbildung, wie sie beim Daimler M271 zum Einsatz kommt, eventuell eine Abhingig-
keit von der Nockenwellengeometrie aufweisen konnte?'. Hierzu sind in Abbildung 4.33 fir

! Der von der Nockenwellengeometrie abhingige, maximale Ventilhub beeinflusst die Stromungsge-
schwindigkeiten am Ventil maB3geblich. Ein geringer Ventilhub zieht hohere Geschwindigkeiten am
Ventil nach sich und fordert dadurch — gerade in Verbindung mit einer duleren Gemischbildung — die
Homogenisierung der Zylinderladung.
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die 80°, die 180° und die 230° Nockenwelle, jeweils exemplarisch fiir eine Steuerzeit, 3D-
CFD-Simulationen® dargestellt, die den Homogenisierungsgrad beziiglich Restgasverteilung
und Luftverhiltnis wiedergeben.

80° Nockenwelle 180° Nockenwelle N 230° Nockenwelle
A-/E-MOP -85/45 | | A/E-MOP-95/90 | A-/E-MOP -95/115

Restgas [%] 10 20 30 40 50

Abbildung 4.33: Homogenisierung in Abhdngigkeit der Nockenwellengeometrie bei gleichem Restgas-
gehalt, Daimler M271 (80°NW/180°NW/230°NW, 1600 U/min, 3 bar, 30% AGR-Rate)

Wihrend die 80° Nockenwelle eine gute Durchmischung aufweist, wird mit breiterer No-
ckenwelle die Gemischverteilung deutlich inhomogener. Je inhomogener das Gemisch, desto
hoher wird mit steigendem Restgasgehalt die Wahrscheinlichkeit von Flammenldschungen an
lokal konzentrierten Restgasgebieten, was stirkere Schwankungen der umgesetzten Brenn-
stoffenergie und somit auch des indizierten Mitteldrucks nach sich zieht. Vor diesem Hinter-
grund ldsst sich auch fiir die 180° und 230° Nockenwelle der bei hohen Zyklenschwankungen
iiberproportional starke Anstieg der COV py,; erkldren, da die in diesen Bereichen hohe Rest-
gasverdiinnung in Verbindung mit der schlechten Homogenisierung zu einer verstiarkten

*? Die 3D-CFD-Untersuchungen wurden nicht im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrt, sondern waren
Bestandteil eines Projekts, das bereits zuvor am FKFS bearbeitet wurde. Beide Projekte basieren aller-
dings auf derselben Messdatenbasis des Daimler M271
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Schwankung aufgrund von Flammenloschung, Verbrennungsaussetzern und Riickkoppe-
lungseffekten fiihren kann.

Untersuchung der Schwankungen des umgesetzten Brennstoffenergie

Vereinfachend kann man sagen, dass bei der Be- 10 ’ ’

. 9 CovQpum (80° NW) ‘
trachtung der Schwankungen des reduzierten 8 | & coVQsm (180°NW) A;
Wirkungsgrads (COV Mwmyreq) der Verlauf der g o | s e A
Kraftstoffumsetzung {iber Grad Kurbelwinkel S P A
relevant ist, wihrend sich hingegen in den o 4 l’
Schwankungen der umgesetzten Brennstoffener- § , ®AL A
gie (COV Qgum) der Umstand widerspiegelt, ob M
bzw. wie viel Kraftstoff umgesetzt wurde. Um 0 ! !
den Einfluss dieser Schwankung auf die COV py; 0 4 covp ji [%] 12 16

darzustellen, ist in Abbildung 4.34 das Verhéltnis

von COV Qgum zu COV py; abgebildet. Darges- Abbildung 4.34: COV Qg iiber COV' py;
tellt sind drei Nockenwellenkonturen des Daim- Daimler M271 (80°NW/I80°NW/230°NW,
ler M271 bei 1600 U/min und 3 bar Mitteldruck. /600 U/min, 3 bar)

Hierin ist zu erkennen, dass die relativen

Schwankungen der umgesetzten Brennstoffenergie fiir einen weiten COV pp,i Bereich nahezu
konstant bleiben bzw. lediglich leicht ansteigen. Man kann in diesem Bereich von einem
konstanten Grundschwankungsniveau der Qgum sprechen, welches beispielsweise durch
Schwankungen aufgrund unvollkommener und unvollstdndiger Verbrennung (s.o.) hervorge-
rufen werden konnte. Des Weiteren ist ab etwa 8% COV pp; vor allem fiir die 180° und die
230° Nockenwelle ein stirkerer Anstieg der COV Qpum zu verzeichnen, dessen Ursachen auf
die Auswirkungen der Flammenldschung und Riickkoppelung zuriickzufiihren sind.

Fazit

Um die Ergebnisse dieses Kapitels g - Entflammung, | Qg,,, Grund- Verbrennungs-
i . thndennnen-* schwankung,

zusammenzufassen, scheint eine Auf- 7 | strémung Quenching aussetzer

T

teilung der Ursachen gemidl3 Abbil-
dung 4.35 sinnvoll. Unter den Voraus-
setzungen einer vollkommenen Ver-

o
[
.

o
L
.

brennung und einer konstanten Ge-

cov ﬂth,red [ %]
~

mischzusammensetzung  sind  die

Schwankungen der Zylinderinnen- 2 , i
.. . . A Daimler M271 (180° NW)
stromung respektive die dadurch her- 1
«seee Winkelhalbierende
vorgerufenen Schwankungen der Ent- 5 : : ; :
flammungsphase und Flammenausbrei- 0 2 4 6 8 10 12 14 16
tung auch die Hauptursachen der Zyk- COV p,; [%]

lenschwankungen in Form des COV Abbildung 4.35: Schematische Darstellung der Einfliisse
pmi- M.a.W. die Zyklenschwankungen

auf die Zyklenschwankungen im Falle einer sukzessiven

wiirden somit der Winkelhalbierenden Restgasverdiinnung, Daimler M271 (180° Nockenwelle,
des Diagramms entsprechen. Mit dem ;600 Usmin, 3 bar)
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Auftreten von Flammenldschungen, Verbrennungsaussetzern und Luftverhdltnisschwankun-
gen, d.h. also bei unvollkommener und unvollstdndiger Verbrennung, ist jedoch ein weiterer,
iiberlagerter Effekt auf den COV py,; zu beriicksichtigen — die Schwankung der umgesetzten
Brennstoffenergie Qp,m. Die Beobachtungen anhand der Mahle und Daimler Motoren
(Abbildung 4.31 und Abbildung 4.34) zeigten hierzu, dass auch in Bereichen sehr geringer
Inertgasgehalte ein allgegenwirtiges Grundschwankungsniveau der umgesetzten Brennstoff-
energie Qpum existiert und dadurch eine Abweichung von der Winkelhalbierenden hervorgeru-
fen wird. Dieses Grundschwankungsniveau konnte dabei iiber Messrauschen, stochastische
Schwankungen des Luftverhiltnisses oder der Zylinderinnenstromung begriindet werden.
Dariiber hinaus werden mit ansteigendem Inertgasgehalt die Schwankungen des reduzierten
Wirkungsgrads zusétzlich durch die Schwankungen aufgrund von Flammenldschungen
(Quenching) tiberlagert. Diese wirken sich hauptsichlich {iber die Schwankungen der umge-
setzten Brennstoffenergie Qpum auf die pni Schwankungen aus, was ein zusitzliches Abwei-
chen von der Winkelhalbierenden bewirkt. In diesem Zusammenhang scheint auch eine leich-
te Beeinflussung dieses Verhaltens durch den Grad der Gemischhomogenisierung zu existie-
ren (sieche Abbildung 4.32). In Bereichen um und oberhalb der Laufgrenze gewinnt beispiels-
weise mit dem Aufkommen verstdrkter Flammenloschungen und Verbrennungsaussetzer der
Riickkoppelungseffekt zusehends an Bedeutung, da sich dieser hier durch die deutlich héhe-
ren indizierten Mitteldriicke, die sich infolge der Riickkoppelung ergeben, vom durchschnitt-
lichen Schwankungsniveau abheben kann. Besagte Quenching- und Riickkoppelungseffekte
(m.a.W. die unvollkommene Verbrennung) scheinen dabei fiir den iiberproportional starken
Anstieg der COV py,; verantwortlich zu sein, so dass sich hierdurch ebenfalls das in Abbil-
dung 4.20 beobachtete, exponentielle Verhalten der Zyklenschwankungen flir zunehmende
Restgasgehalte erkldren lassen konnte.

4.4.4 Einfluss von Ladungsbewegung und Turbulenz

Ergénzend zu den Einfliissen der Ladungsverdiinnung und der unvollkommenen bzw. unvoll-
stindigen Verbrennung sollen an dieser Stelle nun die Auswirkungen der Ladungsbewegung
respektive der Turbulenz auf die Zyklenschwankungen untersucht werden. Mit Hilfe ver-
schiedener Einlassnockenwellen und den damit verbundenen Ventilhubverldufen, Ventilhub-
maxima und Offnungsdauern ist es mdglich die Stromungsverhiltnisse und letztendlich das
Turbulenzniveau bei Brennbeginn entscheidend zu beeinflussen. Dabei spielen Tumbleerzeu-
gung- und -zerfall, die Dissipation und Generierung der Turbulenz und folglich auch die
Steuerzeiten eine wichtige Rolle. Aus diesen Griinden ist gerade der Daimler M271 geeignet
fiir eine Bewertung des Stromungs- und Turbulenzeinflusses auf die Zyklenschwankungen.

Untersuchung des Stromungs- und Turbulenzeinflusses auf die zyklischen Verbren-
nungsschwankungen anhand des Daimler M271

Bereits in Kapitel 4.4.2 ist der Restgaseinfluss auf die initiale Entflammungsphase (0-10%
Brenndauer) und dadurch auf die zyklischen Schwankungen beschrieben. Dass dieser Einfluss
zusétzlich von der Geometrie der Einlassnockenwelle abhingt, ist in Abbildung 4.36 schon zu
sehen. Wihrend fiir die 180° und die 230° Nockenwelle ein exponentieller Zusammenhang
zwischen Zyklenschwankungen und 0-10% Brenndauer beobachtet werden kann, zeigt die
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0.8 I ° schmale Nockenwelle hingegen einen linearen
0.7 — *80°NW

Anstieg. Eine Erkldrung fiir dieses Verhalten
A konnte ebenfalls Abbildung 4.33 geben. Die

506 | A18ONW

Do | ezz0°nw A

Eg'i 4 hierin dargestellten 3D-CFD-Untersuchungen

50:3 X 3 bestdtigen der 80° Nockenwelle einen hohen

EO‘Z ‘&* Homogenisierungsgrad beziiglich Restgasge-
halt und Luftverhéltnis. Da es sich beim Daim-

. . ‘ ler M271 um einen gemischansaugenden Motor
20 3&0_ - g?renn dfz(z;er [°:6(?/v] 70 hande'lt, korrfeliert Qies mit der Anna?hme, dass
moglicherweise die hdheren Einstromge-
Abbildung 4.36: STABW  p,; iiber 0-10% schwindigkeiten am Einlassventil infolge ge-
Brenndauer, Daimler M271 (80°NW/I80° ringerer Ventilhiibe fiir eine verbesserte
NW/230°NW, 1600 U/min, 3 bar) Durchmischung sorgen. Aufgrund des homo-
generen Gemisches und den vergleichsweise
moderaten Abgasriickfiihrraten (max. 30% Restgasgehalt) neigt die 80° Nockenwelle in erster
Linie zu einer verlangsamten Flammenausbreitung und einer damit verbundenen linearen Zu-
nahme der Zyklenschwankungen, jedoch kaum zu partiellen Flammenldschungen oder gar
Verbrennungsaussetzern, welche einen exponentiellen Anstieg, wie im Falle der 180° oder
230° Nockenwelle, bewirken wiirden. Dass die 80° Nockenwelle, trotz der geringeren Rest-
gasgehalte, lingere 0-10% Brenndauern aufweist, kann dabei liber das deutlich niedrigere
Turbulenzniveau bei Brennbeginn begriindet werden.

Dariiber hinaus zeigt sich in Abbildung 4.37,

5 A
dass bei gleicher 0-10% Brenndauer die 80° =45 | A
. ) o S * AL L |®

Nockenwelle eine geringere Absolutschwan- EQ\ £ 4 —9 0@—
kung (STABW 0-10% Brenndauer) —also eine g E.: 3.5 {f&#’é
stabilere Entflammungsphase — aufweist als % _§ 3 A '
die 180° Nockenwelle. Ursache hierfiir konnte & & Pas

. . .. w o 2- A 180°NW |
zum einen der Einfluss der Homogenisierung & g
aber auch ein unterschiedliches Schwan- '1 | |080 TNW
kungsverhalten der Entflammungsphase sein, 20 30 40 50 60 70
je nachdem, ob die verlangsamte Entflam- 0-10% Brenndauer [°KW]

mung die Konsequenz eines reduzierten Tur- Abbildung 4.37: STABW 0-10% Brenndauer

tiber 0-10% Brenndauer + STABW p,,; iiber
CoOV 0-10% Brenndauer, Daimler M271
(80°NW/180°NW, 1600 U/min, 3 bar)

bulenzniveaus oder eines erhdhten Restgasge-
halts ist. Somit wirken bei der 80° Nockenwel-
le zwei gegenldufige Effekte — zum einen eine
Stabilisierung der Entflammungsphase und
zum anderen eine Verzogerung der Flammenausbreitung durch das geringere Turbulenzni-
veau. Diese Kombination fiihrt letztendlich zu dem vordergriindig paradoxen Verhalten, dass
fiir die 80° Nockenwelle die STABW py,; liber dem Restgasgehalt zwar stirker, tiber der O-
10% Brenndauer aber schwécher ansteigen als es bei der 180° Nockenwelle der Fall ist.
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Abbildung 4.38: Einfluss der E-MOP Steuerzeit in °KW n.GOT auf die STABW p,,; tiber dem Restgas-
gehalt, Daimler M271 (180° NW, 1600 U/min, 3 bar)

Erginzend zu diesen Erkenntnissen soll nun der Einfluss der Steuerzeiten ndher betrachtet
werden. Hierzu sind in Abbildung 4.38 die Zyklenschwankungen in Abhéngigkeit des Rest-
gasgehalts flir unterschiedliche E-MOP-Zeiten der Standardnockenwelle (180°) des Daimler
M271 dargestellt. Die ansteigenden AGR-Raten ergeben sich aus jeweils einer konstanten
Einlassventil-Steuerzeit (E-MOP) und einer Verstellung der Auslassnockenwelle in Richtung
groflerer Ventiliiberschneidung. Schon zu erkennen ist, dass bei geringeren Restgasgehalten
bis etwa 25% die Zyklenschwankungen kaum einen Unterschied in Abhdngigkeit von der E-
MOP-Zeit aufweisen. Mit steigender AGR-Rate zeigt sich jedoch, wie mit fritherem E-MOP
und folglich auch mit fritheren ES-Zeiten die Restgasvertraglichkeit abnimmt. Hintergrund
dabei konnte sein, dass die Turbulenz im Brennraum dissipiert, sobald das Einlassventil ge-
schlossen ist. Je frither also das Einlassventil geschlossen wird, desto geringer ist bei konstan-
tem Ziindwinkel das Turbulenzniveau bei Brennbeginn. Ein zu geringes Turbulenzniveau
wirkt sich wiederum negativ auf die Brenngeschwindigkeit und die Stabilitdt der Verbrennung
aus, was demzufolge stirkere zyklische Schwankungen nach sich zieht (siehe auch
Kap.2.1.2). Eine Ausnahme stellt die E-MOP 90 Variante dar, welche trotz fritherer ES-Zeiten
eine stabilere Verbrennung zeigt als die E-MOP 95 Variante. Unter der Annahme der Korrek-
theit von Druckindizierung und Ladungswechselanalyse wird klar, dass die Stromungs- bzw.
Turbulenzverhiltnisse nicht allein iiber die E-MOP Lage bestimmt werden konnen. Weitere
potentielle Einfliisse konnten beispielsweise gasdynamische Effekte, Lage der Ventiliiber-
schneidung, Tumblegenerierung und Tumblezerfall oder die Koppelung mit anderen Zylin-
dern sein. Im Vergleich zur 180° Nockenwelle zeigt die 80° Nockenwelle einen steileren Ans-
tieg der Zyklenschwankungen iiber dem Restgasgehalt (Abbildung 4.39). Dieser beginnt zu-
dem schon ab einem Restgasgehalt von ungefahr 10 bis 15 %, d.h. es existiert auBerdem auch
kein Toleranzbereich, innerhalb dessen die Zyklenschwankungen konstant blieben. Des Wei-
teren féllt auf, dass die E-MOP-Lage nahezu keine Auswirkungen auf die Restgasvertriglich-
keit hat.
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Abbildung 4.39: Einfluss der E-MOP Steuerzeit in °KW n.GOT auf die STABW p,,; iiber dem Restgas-
gehalt, Daimler M271 (80° NW, 1600 U/min, 3 bar)

— 90 ‘ Begriindet werden konnten diese Unterschiede
580 | *80°NW A iiber das fiir die 80° Nockenwelle typische
=70 | A180°Nw niedrigere Turbulenzniveau zum Ziindzeit-
§§8 A\ punkt. Hierzu ist in Abbildung 4.40 der Zu-
£ 40 sammenhang zwischen Restgasgehalt und O0-
g 30 - 10% Brenndauer fiir 80° und 180° Nockenwel-
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3 13 chenen Toleranzbereichs wird durch den linea-

20 5o ren Zusammenhang von Restgasgehalt und 0-
10% Brenndauer und durch den linearen Zu-
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Abbildung 4.40: 0-10% Brenndauer iiber Rest- sammenhang von 0-10% Brenndauer und
gasgehalt, Daimler M271 (80°NW/I80°NW, STABW ppi verursacht. Physikalischer Hinter-
1600 U/min, 3 bar) grund konnte dabei die bereits angesprochene

schlechte Restgasvertriglichkeit infolge des
niedrigen Turbulenzniveaus sein. Dass diese Restgasvertraglichkeit von der E-MOP-Lage
unabhingig ist, konnte sich iiber die Breite oder Lage des untersuchten Bereichs der E-MOP-
Zeiten erkldren lassen. Die spiteste E-MOP- bzw. ES-Zeit dieser Messreihe liegt mit 42° KW
vor UT ohnehin schon sehr friih, so dass eine weitere Frithverstellung zu keinem nennenswer-
ten Abfall der Turbulenz mehr fiihren diirfte und daher kein E-MOP Einfluss zu verzeichnen
ist. Zieht man fiir die Zeit, die zur Turbulenzdissipation zur Verfiigung steht, ndherungsweise
den Kurbelwinkelbereich von ES bis Ziindzeitpunkt heran, so ergeben sich fiir die 80° No-
ckenwelle im Vergleich zur 180° Nockenwelle grundsitzlich deutlich ldngere Zeiten (siche
Anhang Abbildung 9.8). Die kleinste Differenz der 80° Nockenwelle liegt hierbei noch mehr
als 35° KW tiiber der grofiten Differenz der 180° Nockenwelle. AbschlieBend sollen obige
Zusammenhédnge fiir die 230° Nockenwelle untersucht werden. Abbildung 4.41 zeigt fir die
230° Nockenwelle grundsétzlich eine hohere Restgasvertriaglichkeit als fiir die 180° oder die
80° Nockenwelle. Auffillig ist auBerdem, dass im Gegensatz zur 180° Nockenwelle eine frii-
here E-MOP Lage tendenziell zu einer stabileren Verbrennung fiihrt. Eine Begriindung fiir die
verbesserte Restgasvertraglichkeit konnte ein hoheres Turbulenzniveau sein, welches sich
beispielsweise aus spaten ES-Zeiten oder einer ausgeprigten Tumblegenerierung und dem
anschliefenden Tumblezerfall ergeben kann. Die hohere Restgasvertraglichkeit mit fritheren
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ES-Zeiten scheint zunédchst widerspriichlich zu der Annahme, dass eine kiirzere Zeitspanne
zwischen ES und Ziindzeitpunkt prinzipiell dem Turbulenzniveau bei Brennbeginn zutraglich
wire. Allerdings muss in allen Fillen immer der Bereich der E-MOP-Zeiten beriicksichtigt
werden: Fiir die 230° Nockenwelle liegt der fritheste Einlassschluss immer noch deutlich spa-
ter als der spéiteste Einlassschluss der 180° Nockenwelle (sieche Anhang Abbildung 9.7).
Durch derart spite ES-Lagen konnen unter Umstidnden weitere Effekte, wie zum Beispiel
Riickstromungen aus dem Zylinder in den Einlasskanal wihrend des Kompressionshubs (sie-
he Anhang Abbildung 9.9), die Stromungsverhiltnisse bei Brennbeginn beeinflussen.
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Abbildung 4.41: Einfluss der E-MOP Steuerzeit in °KW n.GOT auf die STABW p,,; iiber dem Restgas-
gehalt, Daimler M271 (230° NW, 1600 U/min, 3 bar)

Fazit

Die Untersuchungen dieses Kapitels lassen darauf schlieen, dass neben dem Grad der La-
dungsverdiinnung auch die Steuerzeiten und der Ventilhubverlauf das Zyklenschwankungsni-
veau beeinflussen konnen. Allerdings ist das Zusammenspiel der Einflussfaktoren nicht ein-
deutig oder teils sogar gegenldufig. Speziell im Falle des Daimler M271 fiihrt der Einsatz ei-
ner schmalen Einlassnockenwelle (80°) zu einem — im Vergleich zur 180° oder 230° No-
ckenwelle — sehr geringen Turbulenzniveau und einer dementsprechend hohen Restgasemp-
findlichkeit. Gleichzeitig jedoch deuten 3D-CFD Berechnungen auf eine bessere Homogeni-
sierung hin. Dies kdnnte mitunter auch der Grund dafiir sein, dass bei identischer, mittlerer O-
10% Brenndauer die 80° Nockenwelle eine vergleichsweise geringere Schwankungsbreite
zeigt. Allerdings stellt sich hierbei die Frage, inwieweit es einen Unterschied macht, ob die
verzogerte Entflammungsphase durch eine Ladungsverdiinnung oder durch ein reduziertes
Turbulenzniveau hervorgerufen wurde. Des Weiteren gibt es Hinweise darauf, dass insbeson-
dere die ES-Zeit einen gewissen Einfluss auf die Zyklenschwankungen besitzt. Dieser zeigt
jedoch je nach Bereich unterschiedliche Verhaltensweisen — fiir sehr friihe E-MOP Lagen vor
dem unteren Totpunkt (80° Nockenwelle) existiert nahezu kein Einfluss, spitere E-MOP bis
ca. 50 °KW nach UT (180° Nockenwelle) zeigen eine steigende Restgasvertraglichkeit mit
spateren E-MOP Werten, fiir sehr spiate ES-Zeiten wiederum (230° Nockenwelle) nimmt die
Restgasvertriglichkeit mit spiteren E-MOP ab. Anhand dieser Beobachtungen verdeutlicht
sich die Komplexitdt der stromungstechnischen Zusammenhinge von Steuerzeiten, Ventil-
hubverlauf und Zyklenschwankungsniveau, wobei das Ziel dieser Arbeit nicht deren Model-
lierung sein soll — eine solche erfolgt zum Teil bereits im Rahmen des FVV Projekts Turbu-
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lenzmodellierung. Mangels Verfiigbarkeit kann der Fokus der Zyklenschwankungsmodellie-
rung allerdings nicht auf einer perfekten Wiedergabe des Turbulenzeinflusses auf die Zyklen-
schwankungen liegen, sondern es muss vielmehr eine kritische Bewertung erfolgen, inwieweit
diese Einfliisse beziiglich der Erstellung und der Anwendung des Zyklenschwankungsmodells
zu beriicksichtigen sind (sieche Kap.5.6).

4.4.5 Last- und Drehzahleinfluss

Da sich die Messdatenbereiche der bisher untersuchten Versuchstriger lediglich auf einen
kleinen Last- und Drehzahlbereich beschrinken, konnte allein hieriiber noch kein umfassen-
des Verstindnis der Hintergriinde der Zyklenschwankungen erlangt werden. Aus diesem
Grund sind im Hinblick auf die Modellierung der Zyklenschwankungen Last- und Drehzahl-
abhédngigkeiten der Zyklenschwankungen zu kldaren. Hierfiir stehen der Mahle Downsizing-
motor und der Opel Z22YH zur Verfiigung.

Mahle Downsizingmotor

Bereits Abbildung 4.5 belegt, dass mindestens ein vordergriindiger Zusammenhang von Last,
Drehzahl und Zyklenschwankungen existieren muss. Deutlich zu erkennen ist eine drehzahl-
unabhingige Zunahme der Zyklenschwankungen mit ansteigender Last. Zur Kldrung der Hin-
tergriinde flir dieses Verhalten soll unter anderem Abbildung 4.42 dienen.
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Abbildung 4.42: COV p,,; und p,,. tiber Schwerpunktlage bzw. Restgasgehalt, Mahle Downsizingmotor
(1500 U/min / 2500 U/min / 3500 U/min)

Schon zu sehen ist, dass ab etwa 20 bar py,e (fiir niedrige Drehzahlen (1500 U/min) schon et-
was frither) die Lage des Verbrennungsschwerpunkts aufgrund der zunehmenden Klopfnei-
gung nach spét verstellt wird und in diesem Zusammenhang die Zyklenschwankungen anstei-
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gen. Zwar ist in einem relativ konstanten Bereich von 4° bis 8° KW nach OT — speziell fiir
Drehzahlen bis 2500 U/min — ein weiterer Anstieg der COV py, zu beobachten, jedoch resul-
tiert dieser in erster Linie aus einem hoheren Inertgasanteil und der damit verbundenen
bilisierung der Verbrennung. AuBlerdem auffillig an dieser Abbildung ist fiir die
punkte bei 3500 U/min das hohere Restgasniveau bei Lasten ab 15 bar py,. Dieses diirfte die
Grenzen der Luftspiilung widerspiegeln, welche lediglich im unteren Drehzahlbereich mog-
lich ist. Hintergrund ist ein mit steigender Drehzahl abnehmendes Fenster zur Luftspiilung, da
mit einer Drehzahlerh6hung zum einen, aufgrund der Stauwirkung des Turboladers, eine
gasdruckanhebung einhergeht und zum anderen die AuslassstoB3e der anderen Zylinder in der
Kurbelwinkelskala verldngert werden /SCHM?2/.
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Abbildung 4.43: Einfluss der Schwerpunktlage auf die Schwankung des Wirkungsgrads

Das Verhalten der steigenden COV py, mit spiterer Schwerpunktlage ldsst sich anschaulich
iiber den parabelformigen Verlauf des thermischen Wirkungsgrads iiber der Schwerpunktlage
erklédren (siehe auch /BARG1/). In Abbildung 4.43 wird hierzu nun schematisch eine konstan-
te Schwankung auf zwei Betriebspunkte gegeben, die sich in ihrer Schwerpunktlage unter-
scheiden. Abhdngig von der Schwerpunktlage des jeweiligen Betriebspunkts ergibt sich fiir
eine identische Schwankungsbreite ein groBer Unterschied in den Schwankungen des Wir-
kungsgrads. Betriebspunkte mit nahezu wirkungsgradoptimaler Schwerpunktlage (8°KW
nach OT) zeigen eine sehr geringe Schwankung des Wirkungsgrads, da sich in diesem Be-
reich die Steigung der Parabel nur unwesentlich dndert. Ganz anders allerdings das Verhalten
bei spéteren bzw. fritheren Schwerpunktlagen: Infolge des steilen Abfalls des Wirkungsgrads
resultiert eine Schwankung des Schwerpunkts in ungleich stirkeren Schwankungen des Wir-
kungsgrads. Vor diesem Hintergrund wird klar, dass der Anstieg der Zyklenschwankungen
mit zunehmender Motorlast nur vordergriindig mit eben dieser zusammenhéangt und haupt-
sdchlich durch die mit der Lastanhebung einhergehende Verschiebung der Verbrennung her-
vorgerufen wird. Zur Bezifferung und Bewertung dieser Verschiebung wird im Folgenden der
Verbrennungsschwerpunkt herangezogen. Die Abhingigkeit der Zyklenschwankungen von
der Verbrennungslage ist von fundamentaler Bedeutung im Hinblick auf das Verstidndnis der
Hintergriinde und Ursachen der Zyklenschwankungen. Eine Beriicksichtigung der oben ge-
nannten Zusammenhinge ist deshalb zwingend fiir die korrekte Wiedergabe der Zyklen-
schwankungen im Rahmen der Modellierung (siehe auch Kap. 5.4.3).
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fluss vorliegt. Abbildung 4.45 stellt hierzu die
COV ppi Uber der Drehzahl fiir nahezu kons-
tante Schwerpunktlagen dar. Dabei ist flir
kleiner werdende Drehzahlen ein Abfallen der
Zyklenschwankungen zu beobachten. Da dieses Verhalten beim Opel Z22YH noch deutlicher
in Erscheinung tritt, werden die Hintergriinde hierfiir im Abschnitt Opel Z22YH néher erldu-
tert. Neben den bisher behandelten Einfliissen ist weiterhin im unteren Drehzahl- und Lastbe-
reich eine leichte Beeinflussung der COV pp,; infolge der Restgasverdiinnung wahrzunehmen.
Die maximalen AGR-Raten belaufen sich dabei auf ca. 20% (siche Abbildung 4.46). Hinzu
kommt ein hohes allgemeines Turbulenzniveau® des Downsizingmotors, welches verbren-
nungsstabilisierend wirkt und somit die Auswirkungen der ohnehin schon moderaten Rest-
gasgehalte zusétzlich mindert. Aus diesen Griinden ergibt sich fiir den Mahle Motor im Teil-
lastbereich nur ein geringes Zyklenschwankungsniveau, welches zudem groBtenteils mit dem

Abbildung 4.45: Schwerpunktlage und COV p,,;
tiber der Drehzahl, Mahle Downsizingmotor

(unterschiedliche p,,.)

> Die Abstimmung des Verbrennungsmodells auf den Mahle Downsizingmotor ergab einen relativ
hohen Turbulenzparameter Cy, was wiederum auf ein hohes Turbulenzniveau schlieen ladsst
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Restgasgehalt korreliert. Da sich dieser aus den Ventilsteuerzeiten ergibt, welche wiederum in
Abhéngigkeit von Last und Drehzahl gewéhlt werden, konnte hier der Eindruck einer schein-
baren Abhingigkeit von selbigen entstehen.
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Abbildung 4.46: Restgasgehalt, Mahle Downsizingmotor (Zylinder 1)

Opel Z22YH

Fiir den Opel Z22YH stand eine Ziindzeitpunktsvariation an der Volllastlinie zur Verfiigung.
Dabei wurden die Ziindzeitpunkte fiir jede Drehzahl sukzessive nach frith verstellt, um klop-
fend verbrennende Arbeitsspiele zu erzeugen. Im Hinblick auf die Untersuchung der Abhén-
gigkeit der Zyklenschwankungen von der Lage der Verbrennung erweist sich gerade die
Zindzeitpunktsvariation als sehr vorteilhaft, da auf diese Weise die Ergebnisse aus dem Ab-
schnitt Mahle Downsizingmotor validiert werden konnen. Bereits in Abbildung 4.10 sind die
Schwankungen der indizierten Mitteldriicke iiber Drehzahl und Schwerpunktlage aufgetragen.
Gut zu erkennen ist, dass — wie auch beim Mahle Motor — mit spéterer Schwerpunktlage die
Zyklenschwankungen zunehmen. An dieser Stelle wird unter anderem auch deutlich, dass die
fiir einen klopffreien Motorbetrieb notwendige Spatverstellung der Ziindzeitpunkte immer
auch mit hoheren zyklischen Schwankungen einhergeht. Im Umkehrschluss bedeutet dies,
dass bei konstant gehaltener Last eine motorseitige Reduzierung der Klopfneigung — sei es
nun mit Hilfe konstruktiver oder brennverfahrenstechnischer Mafinahmen — neben einer Wir-
kungsgradsteigerung auch immer eine Stabilisierung der Verbrennung mit sich bringt. Analog
zum Mahle Motor zeigt sich bei konstanter Schwerpunktlage fiir mittlere bis hohe Drehzahlen
eine gewisse Drehzahlabhédngigkeit der Zyklenschwankungen. Insbesondere bei 1000 U/min
liegt das Schwankungsniveau sehr niedrig. Vordergriindig mag dies widerspriichlich erschei-
nen, da der mit der Drehzahl einhergehende Turbulenzanstieg zunéchst eine stabilere Ver-
brennung vermuten lieBe. Jedoch muss in diesem Zusammenhang beriicksichtigt werden, dass
eine hohere Drehzahl auch mit héheren Stromungsgeschwindigkeiten an der Ziindkerze ver-
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bunden ist und dadurch die Flammenkernbildung und den davon abhédngigen weiteren Brenn-
verlauf unter Umsténden negativ beeinflussen kann.

>5))

v=0m/s v=5m/s v=30m/s

Abbildung 4.47: Ausdehnung des Funkenplasmas in Abhdngigkeit der Stromungsgeschwindigkeit
/HERD1/

Abbildung 4.47 verdeutlicht diesen Umstand. Wihrend kleine Stromungsgeschwindigkeiten
(<5 m/s) quer zur Zindkerzenachse aufgrund der verringerten Quenchingverluste an der
Elektrode noch stabilisierend wirken, konnen hohere Geschwindigkeiten zu derart starken
Funkenauslenkungen fiihren, dass die Funken abreiflen und es zu einer bzw. mehreren Wie-
derziindungen kommt. Die Ziindenergie wird somit auf mehrere Flammenkerne verteilt — die
Effizienz sinkt im Vergleich zur kumulierten Ziindenergieabgabe in einem Flammenkern
/HERD1/. Dies hat wiederum eine destabilisierende Wirkung auf den Ziindvorgang zur Folge,
was sich beispielsweise in einer Verzogerung der Entflammungsphase duflern konnte.
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Abbildung 4.48: 0-10% Brenndauer in [°KW] und [ms] in Abhdngigkeit der Drehzahl, Mahle Downsi-
zingmotor (1000-6000 U/min, 23 bar p,,.)

Wird stellvertretend fiir die Entflammungsphase die 0-10% Brenndauer in Grad Kurbelwinkel
zur Bewertung dieser Verzogerung herangezogen, so ergibt sich iiber der Drehzahl tatséchlich
eine ldngere Brenndauer, was anhand von Abbildung 4.48 gut nachvollzogen werden kann.
Gleichzeitig aber ist im rechten Diagramm dieser Abbildung zu erkennen, dass mit ansteigen-
der Drehzahl die 0-10% Brenndauer in Millisekunden sinkt. Dies hat den Hintergrund, dass
proportional zum Drehzahlanstieg die Zeit, die fiir ein Arbeitsspiel zur Verfiigung steht, ab-
nimmt. Zum Vergleich ist der Verlauf einer in Grad Kurbelwinkel konstanten 0-10% Brenn-
dauer iiber der Drehzahl aufgetragen. Die Auswirkungen dieser Zusammenhdnge auf die
Hauptverbrennungsphase bzw. auf die Zyklenschwankungen in Form der COV py,; sollen im
Folgenden anhand von Abbildung 4.49 genauer behandelt werden.
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Abbildung 4.49: 0-10% bzw. 10-90% Brenndauer in [°KW] und [ms] bei konstanter Schwerpunktlage
(21 °KW n. OT), Opel Z22YH (1000 U/min, 3000 U/min, 5000 U/min)

Hierin sind fiir drei ausgewéhlte Betriebspunkte des Opel Z22YH bei 1000, 3000 und 5000
U/min die 0-10% und 10-90% Brenndauern jeweils in [°’KW] und in [ms] iiber 500 Einzel-
zyklen aufgetragen. Der Verbrennungsschwerpunkt liegt in allen Féllen bei etwa 21 °KW
nach OT, um den Einfluss der Verbrennungslage zu minimieren. Betriebspunktspezifische
Unterschiede im Restgasgehalt diirften aufgrund des niedrigen Niveaus (3.7-5.3%) vernach-
lassigbar sein. Dabei steigen die COV pp,; mit der Drehzahl von 1.39% (1000 U/min) auf
2.39% (3000 U/min) bzw. 2.78% (5000 U/min) an. Wie schon beim Mahle Motor beobachtet
nehmen mit ansteigender Drehzahl die durchschnittlichen 0-10% Brenndauern in Millisekun-
den ab, wihrend sie gleichzeitig im Kurbelwinkelbereich degressiv ansteigen. Fiir die Be-
trachtung der 10-90% Brenndauer ergibt sich aufgrund der Abhéngigkeit von der 0-10%
Brenndauer ein vergleichbares Bild. Die Schwankungsbreite der 10-90% Brenndauer nimmt
dabei nahezu proportional zur durchschnittlichen Brenndauer zu, was durch die relativ kons-
tanten COV 10-90% Brenndauer Werte von 5.75%, 6.05% und 6.33% bestdtigt wird. Dies
fiihrt letztendlich auch zu einer entsprechenden Zunahme der Schwankungen der Verbren-
nungsschwerpunkts, so dass sich hieriiber unter Berlicksichtigung der Wirkungsgradparabel
(Abbildung 4.43) der Anstieg der COV pp, iiber der Drehzahl erkliren l4sst. Aus diesen Uber-
legungen heraus bleibt festzuhalten, dass dem Einfluss der Verbrennungslage auf die Zyklen-
schwankungen zusitzlich ein Drehzahleinfluss iiberlagert ist. Dieser bewirkt einen degressi-
ven Anstieg der Zyklenschwankungen (COV pp,;) hin zu hoheren Drehzahlen. Die Ursache fiir
dieses Verhalten diirfte sich aus dem Zusammenwirken der im Folgenden genannten Einfliisse
ergeben:
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e Destabilisierung und Verzogerung des Ziindvorgangs mit zunehmenden Stromungsge-
schwindigkeiten durch Flammenkernauslenkung und -verschiebung (siche auch
/HERDI, WITZ1, KERS1, ABDE1, MENE1, KO1/)

e Drehzahlabhingiger Turbulenzeinfluss auf die Faltung der Flammenoberfliche und
damit auf die Brenngeschwindigkeit. Zunehmende Turbulenz bewirkt eine Stabilisie-
rung des Flammenkernwachstums bzw. der Entflammungsphase /PETE1/; Ab einem
gewissen Turbulenzgrad konnen jedoch wiederum Flammenldschungen auftreten
/MENEL, KO1/

Fazit

Die Untersuchung des Mahle Downsizingmotors zeigt zwei vorrangige Einfliisse auf die Zyk-
lenschwankungen: Zunichst kann in Bereichen niedriger Lasten und Drehzahlen ein Einfluss
der Restgasverdiinnung beobachtet werden. Dessen AusmalB ist hier allerdings aufgrund der
geringen AGR-Raten und dem hohen Turbulenzlevel deutlich schwécher ausgeprigt als es
beispielsweise beim Daimler M271 der Fall ist. Zusitzlich dazu zeigen die Zyklenschwan-
kungen bei hoheren Lasten eine sehr starke Abhdngigkeit von der Lage der Verbrennung,
sobald der Verbrennungsschwerpunkt vom wirkungsgradoptimalen Bereich abweicht. Hinter-
grund ist dabei, dass eine konstante Schwankung des Verbrennungsschwerpunkts je nach La-
ge der Verbrennung einen unterschiedlichen Einfluss auf die Schwankung des Wirkungsgrads
und somit auf die Schwankung des indizierten Mitteldrucks aufweist. Dieser Zusammenhang
wird durch die Ergebnisse der Untersuchung des Opel Z22YH bestitigt. In Ergédnzung zu den
Erkenntnissen aus Kapitel 4.4.2 und 4.4.3 ist bei der Modellierung der Zyklenschwankungen
folglich unbedingt darauf zu achten, dass der Einfluss der Lage der Verbrennung korrekt wie-
dergegeben wird.

Neben dem Zusammenhang von Lage und Schwankung der Verbrennung konnte eine Dreh-
zahlabhédngigkeit der Zyklenschwankungen vor allem im hoéheren Lastbereich beobachtet
werden. Allerdings muss im Hinblick auf die Modellierung ganz klar unterschieden werden,
durch welche Effekte diese Drehzahlabhingigkeit zustande kommt, um nicht etwa im Nied-
riglastbereich den Einfluss der drehzahlabhingigen Ventilsteuerzeiten auf die interne Abgas-
riickfiihrung mit einem direkten Einfluss auf die Zyklenschwankungen zu verwechseln.
Nichtsdestotrotz ist eine solche Drehzahlabhéngigkeit im spéteren Zyklenschwankungsmodell
zu berticksichtigen, sofern sie nicht bereits liber das Turbulenz- oder das Verbrennungsmodell
abgebildet wird.

4.4.6 Probleme und Grenzen der Analyse

Bei der Untersuchung der Zyklenschwankungen treten aufgrund der Einzelarbeitsspielbe-
trachtung Effekte in Erscheinung, die sonst bei konventionellen Analysen des gemittelten
Druckverlaufs im Zuge dieser Mittelung untergehen wiirden. Derartige Effekte konnten bei-
spielsweise durch eine abdriftende Nulllinie oder die Auswirkungen der Motorbetriebsrege-
lung hervorgerufen werden. Deshalb soll in diesem Kapitel untersucht und bewertet werden,
inwieweit die Ergebnisse der Analyse durch die zyklusaufgeloste Betrachtung der Druckver-
laufe beeintrachtigt werden und wo die Grenzen einer solchen Analyse liegen.
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Im Allgemeinen ist davon auszugehen, dass Betriebspunkte im oberen Teillast- oder Volllast-
bereich an der Klopfgrenze appliziert werden. Aus diesem Grund kann dort eine Beeinflus-
sung der Zyklenschwankungen infolge der Wirkungsweise der Klopfregelung nicht ausge-
schlossen werden. Durch die sukzessive Frithverstellung des Ziindwinkels an die Klopfgrenze
und die Spitverstellung bei Klopfen um einen festgelegten Ziindwinkel-Offset wird den Zyk-
lenschwankungen zusitzlich eine kiinstliche Schwankung tiberlagert, was zu einer Fehlinter-
pretation bei der Auswertung von Vollastbetriebspunkten fiihren konnte. Fiir die in dieser
Arbeit untersuchten Motoren mit Vollastbetriebspunkten spielt der Einfluss der Klopfrege-
lung allerdings keine Rolle, da beide Motoren ohne aktive Klopfregelung betrieben wurden —
beim Z22YH mit dem Hintergrund moglichst viele klopfende Arbeitsspiele fiir die Untersu-
chungen zur Klopfmodellierung erhalten, wihrend im Falle des Mahle Motors ein festes
Zindwinkelkennfeld vorgegeben wurde, wodurch an der Volllast ein definierter Abstand von
1° Kurbelwinkel zu der zuvor ermittelten Klopfgrenze gehalten wurde. Dadurch ergab sich
keine Uberlagerung der Zyklenschwankungen durch die Klopfregelung und somit auch keine
Beeinflussung der Messdatenauswertung an der Volllast.
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Abbildung 4.50:Verlauf der Schwerpunktlage iiber 300 Einzelarbeitsspiele eines Vollastbetriebs-
punkts, Mahle Downsizingmotor / Opel Z22YH

Dies kann unter anderem in Abbildung 4.50 nachvollzogen werden. Hierin sind jeweils flir
Mahle und Opel Motor die zyklusaufgeldsten Schwerpunktlagen eines ausgewihlten Voll-
lastbetriebspunkts aufgetragen, wobei weder im Rohverlauf noch im geglitteten Verlauf eine
eindeutige Regelstruktur zu erkennen ist. Das Fehlen einer Klopfregelung ermoglicht eine
unverfélschte Betrachtung der Zyklenschwankungen und erleichtert somit die Modellerstel-
lung. Im Hinblick auf eine spiatere Anwendung des Zyklenschwankungsmodells muss jedoch
berticksichtigt werden, dass sich die Wirkungsweise eines Klopfregelalgorithmus unter Um-
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stinden nicht im mittleren Arbeitsspiel dulern wird, allerdings das Schwankungsniveau an
der Volllast deutlich beeinflussen kann.

Eine weitere Ungenauigkeit in Hinblick auf die Interpretation der Messdaten konnte sich auch
durch eine eventuell vorhandene Lambda-Regelung ergeben. Eine fluktuierende Gemischzu-
sammensetzung und die dadurch hervorgerufenen Regelungseingriffe fithren unweigerlich zu
einer Schwankung der Verbrennung. Wéhrend eine messtechnische Bestimmung der zyklus-
aufgeldsten Gemischzusammensetzung nicht ohne Weiteres umsetzbar ist, ist die Ermittlung
des globalen Luftverhéltnisses anhand des indizierten Drucksignals prinzipiell im Rahmen
einer 100% Iteration moglich. Dabei muss aber zumindest eine Messgroe — Luftverhéltnis,
Luft- oder Kraftstoffmasse — als konstant vorausgesetzt werden. Im Rahmen der fiir diese
Arbeit zur Verfiigung stehenden Analysewerkzeuge ist die Moglichkeit einer Einzelarbeits-
spielanalyse mit zyklusaufgeloster 100% Iteration allerdings nicht gegeben, weshalb die
Auswirkungen einer fluktuierenden Gemischzusammensetzung auf die zyklischen Verbren-
nungsschwankungen nur abgeschétzt werden konnen. Dieser Nachteil spielt fiir die Untersu-
chung der Zyklenschwankungen, in Form der COV py,;, allerdings nur eine untergeordnete
Rolle, da laut /GOREI1/ der Einfluss der Luftverhiltnisschwankungen auf die Schwankungen
des indizierten Mitteldrucks vernachldssigbar ist. Nichtsdestotrotz konnte sich iiber dieses
Phénomen das bereits in Kap.4.4.3 angesprochene Grundschwankungsniveau der umgesetzten
Brennstoffenergie Qpum erkldren lassen, welches unter anderem auch in Abbildung 4.51 zu

sehen ist.
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Abbildung 4.51: COV Qg tiber COV p,,; und Qg tiber Einzelarbeitsspiele eines ausgewdhlten Be-
triebspunkts, Daimler M271 (100° NW/ 180° NW/ 210° NW, 1600 U/min, 3 bar, Zylinder 1)

Neben der Problematik der Motorbetriebsregelung zeigte sich im Zuge der Untersuchungen
des Daimler M271 ein weiterer Einfluss auf die Zyklenschwankungen, welcher nicht direkt
im indizierten Mitteldruck wiedergegeben wird, sondern erst in der Schwankung der umge-
setzten Brennstoffenergie wahrnehmbar ist. Abbildung 4.51 bildet hierzu die Schwankungen
der umgesetzten Brennstoffenergie iiber den Schwankungen des Mitteldrucks ab. Auffallig
ist, dass die 210° Nockenwelle fiir geringe bis mittlere COV py,; ein deutlich hoheres Niveau
der COV Qgum aufweist als die anderen Nockenwellen. Bei genauerer Betrachtung der Ein-
zelarbeitsspiele anhand eines exemplarischen Betriebspunkts (griin markiert) ist ein Abdriften
der umgesetzten Brennstoffenergie Qpum zu erkennen. Dadurch erhohen sich Schwankungs-
breite der Qpum und folglich der entsprechende COV Qgyn,. Da hingegen die entsprechenden
indizierten Mitteldriicke ein anndhernd konstantes Schwankungsniveau aufweisen, scheint die
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Ursache zundchst nicht thermodynamisch begriindet zu sein, sondern vielmehr auf messtech-
nischer Seite zu liegen — beispielsweise in der Form einer kontinuierlichen Nullliniendrift, da
sich die Nulllinie auf Brenn- und Summenbrennverlauf und somit auf die umgesetzte Brenn-
stoffenergie nicht aber auf die Berechnung des py,; auswirkt. Da eine Anderung des Absolutd-
rucksniveaus iiber der Kiirze der Messdauer unwahrscheinlich ist, kann eine Nullliniendrift
somit immer auf eine priifstandseitige Drucksensordrift, Messrauschen oder sonstige Mess-
fehler, wie z.B. eine Storung der Signaliibertragung aufgrund einer ungeniigenden Kabeliso-
lierung, zuriickgefiihrt werden. Das beobachtete Verhalten trat fiir die Kombination von 210°
Nockenwelle und Zylinder 1 in Erscheinung. Im Rahmen dieses Projekts wurde daher fiir
samtliche Untersuchungen des Daimler M271 Zylinder 4, fiir den dieses Phanomen nicht auf-
trat, herangezogen (siehe hierzu auch Abbildung 9.11).

Zusitzlich zu den regelungs- und messtechnischen Einfliissen auf die Erfassung der Zyklen-
schwankungen — zum Beispiel in Form des COV p,; oder des COV Qpum — besteht eine weite-
re Problematik in der Aufteilung der Ursachen der Zyklenschwankungen. In Kap.4.4.5 wurde
bereits angemerkt, dass bei der Suche nach den physikalischen Hintergriinden der Zyklen-
schwankungen sauber zwischen Ursache und Wirkung getrennt werden muss. Diese Erkenn-
tnis wird durch die Beobachtungen aus Kap.4.4.3 unterstrichen, da sich die COV py,; bei An-
ndherung an die Laufgrenze nicht nur aus der Schwankungen der Flammenausbreitung, son-
dern zu einem nicht unwesentlichen Anteil auch aus den Schwankungen der Kraftstoffumset-
zung ergeben. Letztere beruhen dabei auf diversen physikalischen Effekten wie Flammenld-
schung, Riickkoppelung oder Luftverhiltnisschwankungen. Somit konnen die Zyklenschwan-
kungen in Form des COV pp; eine Vielzahl an Ursachen haben und dadurch u.U. eine eindeu-
tige Aufteilung bzw. Gewichtung erschwert werden.



78 Modellierung der Zyklenschwankungen

S

Modellierung der Zyklenschwankungen

5.1 Modellansatz

Das Hauptziel dieser Arbeit war die Erstellung eines phdnomenologischen Simulationsmo-
dells zur Vorhersage der ottomotorischen Zyklenschwankungen im Rahmen der realen Ar-
beitsprozessrechnung. Die hierfiir verwendeten Werkzeuge wurden kurz in Kap.3 vorgestellt
— fiir ein detailliertes Verstdndnis siche /GRIL1, GRIL2, GRIL3/.

Dabei mag die Beschrinkung auf die Nulldimensionalitdt der Arbeitsprozessrechnung zu-
néchst als Nachteil gesehen werden, jedoch wird bei ndherer Betrachtung der Grundidee des
Zyklenschwankungsmodells schnell klar, dass eine anwendungsorientierte Umsetzung des
Modellansatzes ausschlieBlich im Rahmen einer schnellen Arbeitsprozessrechnung sinnvoll
ist. Besagte Grundidee basiert auf dem Versuch die in Realitdt von Zyklus zu Zyklus schwan-
kende Verbrennung simulativ iiber einer Schwankung im Verbrennungsmodell nachzubilden.
Fiir eine reprasentative Darstellung dieser Zyklenschwankungen wird eine nicht unerhebliche
Anzahl an Einzelarbeitsspielen bzw. Simulationsrechnungen benétigt; der entsprechende Re-
chenaufwand verhélt sich dabei proportional zur Arbeitsspielanzahl. Wie viele Arbeitsspiele
notwendig sind, um eine ausreichende Vorhersagegenauigkeit der Zyklenschwankungen zu
gewihrleisten, ist wiederum ein wesentlicher Bestandteil der Modellentwicklung und soll in
Kap.5.4 geklart werden.

In Abbildung 5.1 ist die schematische Struktur des Modellansatzes dargestellt. Die simulative
Umsetzung des Modellansatzes basiert auf der Annahme, dass die zyklischen Schwankungen
der Verbrennung durch eine Schwankung der im Verbrennungsmodell zur Verfiigung stehen-
den Parameter (z.B. Turbulenzniveau, Entflammungsphase etc.) abgebildet werden konnen.
Basierend auf einer Abstimmung des Verbrennungsmodells anhand des mittleren Arbeits-
spiels wird ein ausgewéhlter Modellparameter X {iber n Variationswerte um den zuvor ermit-
telten Ausgangswert X(j) variiert (mit j=(n+1)/2). Dabei ist die Anzahl der Variationswerte n
aus Symmetriegriinden grundsitzlich ungerade und die Schrittweite zwischen den Variati-
onswerten X(j)-X(j-1) konstant, so dass der Variationsbereich X(j-(n-1)/2)...X(j+(n-1)/2) folg-
lich eindeutig definiert werden kann. Fiir jeden dieser Variationswerte wird anschliefend eine
Simulationsrechnung durchgefiihrt, woraus sich die zugehdrigen Druckverldufe bzw. indizier-
ten Mitteldriicke p.i(j-(n-1)/2)...pmi(j+(n-1)/2) ergeben. Die Ergebnisgrofen der Simulation
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werden dabei iiber eine Verteilungsfunktion gewichtet (GauB3‘sche Normalverteilung). Mit
Hilfe dieser lassen sich wiederum die Haufigkeiten bestimmen, mit denen beispielsweise die
simulierten indizierten Mitteldriicke in die Berechnung der Standardabweichung eingehen.
Ebenso wie die Bestimmung des zu variierenden Modellparameters, sind auch die Anzahl der
notwendigen Variationsrechnungen, die Ermittlung der Schwankungsbreite und die Aufstel-
lung der Verteilungsfunktion essentielle Bestandteile der Modellentwicklung und werden da-
her nachfolgend in diesem Kapitel behandelt. Als erstes soll der genaue Aufbau der Vertei-
lungsfunktion erldutert werden.

Zyklenschwankung
STABW p,,;
' $
Verteilungsfunktion 3
(GauBgewichtung) I

[I e
Ergebnisse der ; :
Variation Pmilit1) . Prili+2)

R

Variation eines
Modellparameters
=

Abbildung 5.1: Schematische Darstellung des Zyklenschwankungsmodellansatzes

5.2 Untersuchung der Verteilungsfunktion

Wie bereits in Kap.5.1 erwéhnt, sind die Ergebnisse der Variationsrechnungen — mit anderen
Worten die simulierten pn,; — iiber eine Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion zu gewichten, um
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x-Achse verteilung (siehe Abbildung 5.2). Im Zuge der

Abbildung 5.2: Dichtefunktion der Standard- Gewichtung der indizierten Mitteldriicke ist
normalverteilung zunichst zu kldren wie Variationsbereich und
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Verteilungsfunktion miteinander verkniipft werden und iiber welche Grofle diese Zuordnung
eindeutig wiedergegeben werden kann. Dies kann iiber die Angabe des so genannten Gewich-
tungsverhiltnisses geschehen. Letzteres entspricht dem Quotienten aus der Gewichtung des
mittleren Variationswerts (Ausgangswert) zur Gewichtung des duflersten Variationswerts. Da
der Variationsbereich dquidistant gewdhlt wird und die Anzahl der Variationswerte bekannt
ist, kann somit {iber die Kenntnis des Gewichtungsverhiltnisses die Gewichtung der p,; voll-
standig bestimmt werden. Fiir die Ermittlung der Standardabweichung des indizierten Mittel-
drucks (siehe Gleichung 5.1) muss folglich beriicksichtigt werden, dass die simulierten indi-
zierten Mitteldriicke pi(j-(n-1)/2)...pmi(j+(n-1)/2) nun entsprechend ihrer Haufigkeiten @(j-
(n-1)/2)... dG+(n-1)/2), welche sich gemil Gleichung 5.2 aus der Dichtefunktion ¢(x) und
dem Gewichtungsverhéltnis / ergeben, in die Berechnung eingehen, sich die Gesamtanzahl N
aus der Summe aller Hiufigkeiten ergibt und auBerdem der gewichtete Mittelwert i, ver-
wendet werden muss.

O Pmi = \/ﬁgq)(i)'<pmi(i)_ﬂgew)2

mit N =Y @i (5.1)
i=1

1 N
Hgew Zﬁzpmi(i)

Ve € ofali) = 0L o=0.55%
CD(I)_C (P(x()) C me
mit C =250
r=90:1 (5.2)
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Da eine Haufigkeit ganzzahlig sein muss, wird in Gleichung 5.1 der jeweils gerundete Wert
der Héufigkeit @(i) verwendet, wobei @(i) liber den Skalierungsfaktor C derart gewéhlt wer-
den sollte, dass fiir ein gegebenes Gewichtungsverhidltnis 7~ die duBersten Variationswerte
mindestens mit einer Haufigkeit von 1 gewichtet werden. Offensichtlich hat das Gewich-
tungsverhaltnis 7/ iiber den Zusammenhang mit den Héaufigkeiten @(i) einen Einfluss auf die
Standardabweichung der p,;. Zur Bewertung und Abschitzung dieses Einflusses auf die Zyk-
lenschwankungsmodellierung scheint deshalb eine ndhere Untersuchung des Gewichtungs-
verhiltnisses sinnvoll.

5.2.1 Sensitivitit der Modellierung beziiglich des Gewichtungsverhiltnisses

Es stellt sich die Frage wie stark die Standardabweichung des pni von der Wahl des Gewich-
tungsverhaltnisses abhédngt. Gleichung 5.3 zeigt hierzu erneut die Standardabweichung des
Pmi, Wobei zusétzlich die Abhéngigkeiten vom Gewichtungsverhiltnis / und vom Variations-
wert X(i) aufgefiihrt sind. Diese Darstellung lisst vermuten, dass eine Anderung von /7~ durch
eine Anpassung des Variationswertebereichs X(j-(n-1)/2)... X(j+(n-1)/2) ausgeglichen werden
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kann. Dies wiirde wiederum bedeuten, dass die Wahl des Gewichtungsverhéltnisses keine
Bedeutung fiir die Modellierung der Zyklenschwankungen hitte, da die Breite des Variati-
onswertebereichs von der Abstimmung des Zyklenschwankungsmodells abhidngen wird und
somit der Einfluss des Gewichtungsverhéltnisses im Rahmen der Anwendung bzw. der Mo-
dellabstimmung kompensiert wiirde.

O Pmi = \/N(F ZCD(Z F) (pml (Z ())_ﬂgew(l—")((i)))2 (5.3)

Allerdings sind die Zusammenhénge aus Gleichung 5.3 nicht derart trivial, als dass eine ana-
lytische Losung ohne Weiteres moglich wére. Hinzu kommt, dass bei einer Verdnderung des
Variationswertebereichs die indizierten Mitteldriicke erneut {iber eine Arbeitsprozessrechnung
bestimmt werden miissten und schon allein dadurch ein iteratives Vorgehen obligatorisch wi-
re. Unter Beriicksichtigung dessen scheint zur Kldrung dieses Einflusses der pragmatische
Ansatz iiber eine Sensitivitdtsanalyse beziiglich Gewichtungsverhéltnis und Variationsbe-
reichsbreite vielversprechend. Hierzu ist in Abbildung 5.3 exemplarisch anhand einiger Be-
triebspunkte des Daimler M271 ein Vergleich unterschiedlicher Gewichtungsverhéltnisse
bzw. ein Vergleich unterschiedlicher Gewichtungsverhidltnisse in Verbindung mit einer
gleichzeitigen Anpassung des Variationsbereichs dargestellt. Zur Simulation der Standardab-
weichungen des pn,; wurde in diesem Fall ein Modellparameter des Turbulenzmodells variiert
— der so genannte Cy-Wert. Dieser legt gemall das Turbulenzniveau im Brennraum fest, wo-
durch die Verbrennung entscheidend beeinflusst wird (siehe hierzu auch Kap. 3.2). Inwieweit
diese Form der Parametervariation die realen Zyklenschwankungen abbilden kann, ist an die-
ser Stelle nicht von primédrem Interesse, da hier lediglich eine prinzipielle Untersuchung der
Zusammenhdnge von Gewichtungsverhiltnis und Variationsbereichsbreite erfolgen soll. Zu
erkennen ist, dass durch die Wahl des Gewichtungsverhéltnisses die simulierten Zyklen-
schwankungen beeinflusst werden und sich, wie erwartet, mit hdherem Gewichtungsverhalt-
nis kleinere Schwankungen des indizierten Mitteldrucks ergeben. Uber eine Verbreiterung des
Variationswertebereichs von 50%-150% auf 46%-154% bei einem Gewichtungsverhéltnis
von 50:1 ist es jedoch moglich, die Zyklenschwankungen auf nahezu das gleiche Schwan-
kungsniveau anzuheben, welches sich bei einem Gewichtungsverhéltnis von 25:1 ergibt. Aus-
gehend von diesen Beobachtungen scheint es wahrscheinlich, dass der Einfluss des Gewich-
tungsverhdltnisses durch eine Anpassung der Variationsbereichsbreite — m.a.W. im Rahmen
einer spateren Modellabstimmung — ausgeglichen werden kann. Der Einfluss des Gewich-
tungsverhiltnisses wird daher im Hinblick auf die Modellerstellung vernachléssigt.
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Abbildung 5.3: Vergleich unterschiedlicher Gewichtungsverhdltnisse und Variationsbereiche (Cy-
Variation), Daimler M271 (180° NW, 1600 U/min, 3 bar)24

5.2.2 Sensitivitit beziiglich der Anzahl an Variationsrechnungen

Eine weitere Unsicherheit besteht im Einfluss der Anzahl an Variationsrechnungen, die fiir
die Simulation der STABW pp,; bzw. COV ppni herangezogen werden. In Abbildung 5.4 ist
schematisch die Gewichtung fiir eine Simulation mit drei bzw. sieben Variationsrechnungen
abgebildet. Dabei ist im Weiteren zu kldren wie fein die Diskretisierung sein muss, um die
realen Zyklenschwankungen reproduzierbar wiederzugeben.
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Abbildung 5.4: Schematische Darstellung des Einflusses der Anzahl an Variationsrechnungen

In Abbildung 5.5 sind fiir einige ausgewihlte Betriebspunkte des Daimler M271 die Ergeb-
nisse einer Cy-Variation iiber einen Variationsbereich von 50 bis 150% um den Ausgangswert
dargestellt. Die Anzahl an Variationsrechnungen wurde kontinuierlich erhoht, wobei ein deut-
licher Unterschied zwischen der Simulation mit drei und der Simulation mit fiinf Variations-
werten zu sehen ist. Fiir Rechnungen mit mehr als fiinf Variationswerten hingegen zeigen sich
neben nur noch geringen Anderungen, die sich im Zuge der feineren Diskretisierung ergeben,

** Der beobachtete Sigezahnverlauf der Zyklenschwankungen ergibt sich aus einer sukzessiven Erhéhung der
Restgasgehalte iiber interne Abgasriickfiihrung.
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keine weiteren Unterschiede im tendenziellen Verhalten der simulierten Zyklenschwankun-
gen. Der untersuchte Messdatenbereich wurde dabei bewusst so ausgewihlt, dass Betriebs-
punkte mit geringer und explizit auch hoher Ladungsverdiinnung beriicksichtigt wurden.
Wihrend bei einem geringen Verdiinnungsgrad kaum eine Abhéngigkeit von der Anzahl an
Variationsrechnungen besteht, wichst die Differenz mit ansteigender Zyklenschwankung,
welche sich in Abbildung 5.5 aufgrund einer ebenfalls zunehmenden Restgasverdiinnung er-
gibt. Somit kann festgehalten werden, dass eine Parametervariation, die unter anderem den
Einfluss einer Restgasverdiinnung abbilden soll, mindestens fiinf Variationsrechnungen beno-
tigt. Hingegen konnte eine Darstellung der Zyklenschwankungen in Bereichen geringer La-
dungsverdiinnung moglicherweise mit weniger als fiinf Variationsrechnungen auskommen.
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Abbildung 5.5: Einfluss der Anzahl an Variationswerten (Ci-Variation), Daimler M271 (180° NW,
1600 U/min, 3 bar)

Die Abhéngigkeit der Simulationsergebnisse von der Anzahl an Variationsrechnungen ge-
winnt vor dem Hintergrund einer stetigen Restgasverdiinnung zusdtzlich aus folgendem
Grund an Bedeutung: Betriebspunkte an der Laufgrenze zeigen aufgrund des hohen Inertga-
santeils Flammenldschungen bzw. unter Umstédnden auch Verbrennungsaussetzer. Im Rahmen
des verwendeten Entrainmentmodells wird ein Verbrennungsaussetzer simuliert, sofern die
laminare Flammengeschwindigkeit einen definierten Schwellenwert unterschreitet. In diesem
Fall wird ein indizierter Mitteldruck im Hochdruckteil von 0 bar ausgegeben, wodurch die
Berechnung der Standardabweichung der py,; entsprechend stark beeinflusst wird. Umso héher
die Wahrscheinlichkeit eines Aussetzers — d.h. umso ndher die Flammengeschwindigkeit an

A besagtem unteren Schwellenwert liegt — desto
A‘;See;zz:" J hoher ist der Einfluss der Anzahl an Variati-

v i onswerten auf die Zyklenschwankungssimula-
tion bzw. die Ermittlung der Standardabwei-
chung des pm;. Dieser Zusammenhang ist in

Abbildung 5.6 aufgezeigt. Hierin sind schema-

Hdufigkeit

tisch die aus den Variationsrechnungen be-
rechneten minimalen Flammengeschwindig-
: keiten dargestellt. Liegen diese im Bereich der
Flammengeschwindigkeit Aussetzergrenze, wird ersichtlich, dass iiber

Abbildung 5.6: Dichtefunktion der Standard- feinere Diskretisierung an Variationswerten

. die Anzahl an Aussetzern angehoben werden
normalverteilung
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und dementsprechend die Standardabweichung des indizierten Mitteldrucks beeinflusst wer-
den kann. Vor diesem Hintergrund spielt die Anzahl an Variationsrechnungen vor allem im
Hinblick auf die Simulation der Zyklenschwankungen an der Aussetzergrenze eine Rolle.

5.3 Untersuchung des Riickkoppelungseffekts

Nicht zuletzt aufgrund der Beobachtungen aus Kap.4.4.1, wird dem Riickkoppelungseffekt im
Bereich der Laufgrenze ein gewisser Einfluss auf die zyklischen Verbrennungsschwankungen
zugesprochen. Da es sich bei der Riickkoppelung um ein Phidnomen handelt, welches aus-
schlieBlich instationdr untersucht werden kann und auBBerdem iiber der Betrachtung der Ver-
brennung im Hochdruckteil hinaus eine Abbildung des Ladungswechsels erfordert, kann nicht
der in Kap.5.1 vorgestellte Modellaufbau verwendet werden. Es muss folglich ein neuer An-
satz aufgestellt werden, der eine Untersuchung des Riickkoppelungseffekts ermoglicht (siehe
Kap.5.3.3). Auf Basis der damit gewonnenen Erkenntnisse soll anschliefend entschieden
werden, inwieweit eine Berticksichtigung des Riickkoppelungseffekts im Rahmen der Zyklen-
schwankungssimulation sinnvoll ist und wie gegebenenfalls eine Modellierung realisiert wer-
den kann. Als Versuchstriager dient der Daimler M271, der bereits in Kap.4.1.1 vorgestellt
wurde. Letzterer war fiir die Untersuchung des Riickkoppelungseffekts in hohem Malle ge-
eignet, da flir diesen Motor zum einen ein bereits abgestimmtes Stromungsmodell und zum
anderen zahlreiche, fiir spatere Validierungszwecke relevante Messdaten vorlagen.

5.3.1 Grundlagen

Aufgrund der grundlegenden Problematik, die eine quantitative Lastregelung mit sich bringt,
liegt ein Schwerpunkt der Ottomotorenentwicklung auf der Entdrosselung des Ladungswech-
sels im Teillastbereich. Hierfiir eignet sich mitunter das Prinzip der internen Abgasriickfiih-
rung. Mit Hilfe eines variablen Ventiltriebs konnen die Steuerzeiten derart angepasst werden,
dass im Zuge der Ventiliiberschneidung verbranntes Restgas sowohl in den Auslass- als auch
in den Einlasskanal ausgeschoben und im anschlieBenden Ladungswechseltakt wieder ange-
saugt wird. Dadurch ist eine Reduzierung der effektiven Zylinderfiillung moglich, so dass bei
gleich bleibender Last die Drosselklappe weiter gedffnet werden kann und sich somit geringe-
re Ladungswechselverluste einstellen. Begrenzt wird diese Form der Entdrosselung zum einen
durch den Umschlagspunkt, an dem die Vorteile im Ladungswechsel durch die Nachteile auf
der Verbrennungsseite® aufgewogen werden. Zum anderen steigen mit der Abgasriickfiihrung
die Zyklenschwankungen (siehe hierzu auch Kap.4.4.2) — m.a.W. der Motorlauf wird zuneh-
mend unruhiger, so dass aus Komfortgriinden eine Laufgrenze definiert wird. Wird die Lauf-
grenze in Bereiche hoher Verdiinnungsgrade gelegt, kommt mit dem Auftreten von unvoll-

» Mit steigendem Restgasgehalt sinkt die Brenngeschwindigkeit und damit einhergehend der Hoch-
druckwirkungsgrad. Im Extremfall ist die Verbrennung bei AO noch nicht abgeschlossen, wodurch
sich deutliche VerbrauchseinbuBlen ergeben. Aullerdem konnen Quenchingeffekte oder Verbrennungs-

aussetzer auftreten.
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kommener Verbrennung (Flammenloschung, Verbrennungsaussetzer etc.) der so genannte
Riickkoppelungseffekt zum Tragen.

Unter dem Begriff der Riickkoppelung wird in diesem Zusammenhang die Beeinflussung des
aktuellen Arbeitsspiels durch das vorhergehende Arbeitsspiel verstanden. Diese Beeinflus-
sung ergibt sich dadurch, dass bei sehr hohen Abgasriickfiihrraten und der damit einhergehen-
den unvollkommenen Verbrennung ein gewisser Anteil des Restgases aus unverbranntem
Luft-Kraftstoffgemisch besteht. Im Zuge der Ventiliiberschneidung wird das unverbrannte
Gemisch im Restgas wieder angesaugt und somit der Frischgemischanteil des folgenden Ar-
beitsspiels erhdht, was sich in einem hdheren indizierten Mitteldruck duBert — d.h. auf ein
schlecht brennendes Arbeitsspiel folgt in Bereichen grofler Ventiliiberschneidungen ein iiber-
durchschnittlich gut brennendes Arbeitsspiel (siche auch Abbildung 4.14 und Abbildung
4.15). Fiir den Extremfall eines Verbrennungsaussetzers sind die Auswirkungen des Riick-
koppelungseffekts am besten nachzuvollziehen. Zur Verdeutlichung sind hierzu in Abbildung
5.7 die indizierten Mitteldriicke fiir eine Reihe aufeinanderfolgender Einzelarbeitsspiele dar-
gestellt. Sehr schon zu sehen sind die liberdurchschnittlich hohen Mitteldriicke infolge der
teilverbrannten Arbeitsspiele bzw. infolge des Verbrennungsaussetzers. Dabei ist anzumer-
ken, dass ausschlieBlich die Uberhdhungen den Informationszugewinn im Falle einer Riick-
koppelungsmodellierung ausmachen, da Aussetzer prinzipiell im aktuellen Verbrennungsmo-
dell darstellbar sind.
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Abbildung 5.7: Indizierte Mitteldriicke auf Einzelarbeitsspielbasis, Daimler M271 (AGR-Rate 41.2%)

5.3.2 Darstellung der Zyklenschwankung im Riickkoppelungsmodell

Fiir die Untersuchung des Riickkoppelungseffekts ist eine Betrachtung des Gaswechsels obli-
gatorisch, welche grundsitzlich auch im Rahmen einer nulldimensionalen Arbeitsprozess-
rechnung moglich ist. In diesem Fall kime eine so genannte Fiill- und Entleermethode zum
Einsatz, deren Aufbau und Anwendung beispielsweise in /PUCHI1/ nachvollzogen werden
kann. Fiir einfache Anwendungen noch ausreichend, stoB3t diese Form der Ladungswechsel-
simulation allerdings schon bei der Betrachtung eines Vollmotors an seine Grenzen /GRIL3/.
Um im Sinne einer ungestorten Untersuchung der Riickkoppelung die Anzahl moglicher Feh-
lerquellen zu minimieren, wird zur Abbildung der Gasdynamik eine eindimensionale Stro-
mungssimulation (GT-Power) herangezogen. Dabei ist zunichst festzuhalten, dass fiir eine
grundsitzliche Darstellung des Einflusses der Riickkoppelung noch kein validiertes Zyklen-
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schwankungsmodell notwendig ist, da es auch nicht Ziel dieser Untersuchung ist, die realen
Zyklenschwankungen simulativ so exakt wie moglich abzubilden. Vielmehr muss das ver-
wendete Zyklenschwankungsmodell die Auswirkungen der Ladungsverdiinnung auf die Ver-
brennungsstabilitit wiedergeben, um so den Einfluss von Verbrennungsaussetzern und den
damit einhergehenden Riickkoppelungen auf die Zyklenschwankungssimulation bewerten und
abschitzen zu konnen. Auf diese Weise soll die Notwendigkeit einer Modellierung dieses
Effekts und gegebenenfalls eine Moglichkeit zur Implementierung ermittelt werden.

Im Rahmen des Riickkoppelungsmodells liegt der Fokus der Bemiihungen folglich auf der
Erzeugung einer Schwankung, die vor allem in Bereichen hoher Restgasverdiinnungsgrade
von Bedeutung ist. Wird die in Gleichung 3.10 beschriebene, laminare Flammengeschwin-
digkeit herangezogen, so bietet sich in diesem Zusammenhang offensichtlich der Restgaskoef-
fizient &g an, dessen Einfluss in Kap.3.2 genauer erldutert wird. Wie in Kap.4.4.2 und
Kap.4.4.3 bereits erortert, steigen mit zunechmendem Restgasgehalt die Zyklenschwankungen
iiberproportional stark an, was durch eine Variation des Restgaskoeffizienten sehr gut abge-
bildet werden kann. Des Weiteren hat sich gezeigt, dass ein Grundschwankungsniveau exis-
tiert, welches vor allem in der umgesetzten Brennstoffenergie zu beobachten ist. Hierfiir ist im
Modell zusdtzlich eine zweite Parametervariation des in Kap.4.4.3 eingefiihrten Umsatzwir-
kungsgrads vorgesehen, wodurch eine Schwankung der Brennstoffenergieumsetzung darges-
tellt werden soll. Der physikalische Hintergrund der &g Variation konnte in einer von Arbeits-
spiel zu Arbeitsspiel schwankenden Restgasverteilung — insbesondere im Bereich um die
Zindkerze zum Ziindzeitpunkt — liegen, wihrend die Variation des Umsatzwirkungsgrads
dabei die Grundschwankungen der unvollkommenen und unvollstdndigen Verbrennung wie-
dergeben konnte. In Abbildung 5.8 sind hierzu exemplarisch fiir einen Betriebspunkt des
Daimler M271 (180° Nockenwelle, 1200 U/min, 3 bar) die Variationswerte des Restgaskoef-
fizienten und der Umsatzwirkungsgrads tiber 250 Einzelarbeitsspiele dargestellt.
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Abbildung 5.8: Variationswerte des Restgaskoeffizienten und der Combustion Efficiency im Rahmen
der Parametervariation, Daimler M271 (180° NW, 1200 U/min, 3 bar)

Die ersten 50 Zyklen dienen dabei zur Einregelung eines stationidren Stromungszustands und
werden deshalb konstant gehalten — somit ergeben sich 200 relevante Parameterkombinatio-
nen von &g und Umsatzwirkungsgrad. Die prozentualen Variationsbereiche betragen +25%
fiir den Restgaskoeffizienten bzw. +4% fiir den Umsatzwirkungsgrad um den Ausgangswert
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jeweils bei einem Gewichtungsverhéltnis von 50:1 bzw. 110:1. Die Héufigkeit der Variati-
onswerte ist entsprechend einer Gauflschen Normalverteilung gewichtet, wobei die Reihen-
folge, in der diese Werte auftreten, zufallsverteilt ist, um ein moglichst realistisches Instatio-
nirverhalten zu generieren. Aufgrund dieser Zufallsverteilung der Kombinationen von Rest-
gaskoeffizient und Umsatzwirkungsgrad wird klar, dass eine Mindestanzahl an Zyklen zu
betrachten ist, um eine reproduzierbares und belastbares Ergebnis zu erhalten. Untersuchun-
gen haben ergeben, dass ab 200 Zyklen eine gewisse Konvergenz beziiglich der Standardab-
weichung des indizierten Mitteldrucks eintritt, wie in Abbildung 5.9 zu erkennen ist.
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Abbildung 5.9: Vergleich der Standardabweichung der p,,; fiir eine variierende Anzahl an Schwan-
kungsarbeitsspielen, Daimler M271 (180° NW, 1200 U/min, 3 bar, Restgasgehalt 22.3-37.7%)

Hierin sind fiir eine Reihe von Betriebspunkten mit ansteigendem Restgasgehalt die Stan-
dardabweichungen der p,,; in Abhéngigkeit von der Anzahl an Schwankungsarbeitsspielen
dargestellt. Auffallig ist, dass der prozentuale Unterschied der STABW ppi unter den betrach-
teten Simulationsrechnungen (ASP 100, ASP 200, ASP 400 und ASP 550) mit steigendem
Inertgasgehalt zunimmt. Mit anderen Worten, vor allem in Bereichen hoher Restgasgehalte ist
die betrachtete Arbeitsspielanzahl von Bedeutung. Ursache fiir dieses Verhalten ist die starke
Abhingigkeit der Standabweichung der pmi von der Anzahl an Verbrennungsaussetzern (ver-
gleiche hierzu auch Kap.5.3.4). Zwar werden die Variationswerte des Restgaskoeffizienten
bei gleichbleibender Gewichtung der Anzahl an Schwankungsarbeitsspielen angepasst, jedoch
existiert bei einer geringen Anzahl an Simulationszyklen (ASP 100) ein {iberproportional
starker Einfluss der Verbrennungsaussetzer auf die Berechnung der Standardabweichung. Mit
steigender Anzahl relativiert sich dieser Einfluss, so dass im Sinne des besten Kompromisses
aus Rechenaufwand und Simulationsgenauigkeit fiir die hier folgenden Untersuchungen die
Variante ASP 200 Verwendung findet.

5.3.3 Aufbau des Riickkoppelungsmodells

Anhand von Abbildung 5.10 soll nachfolgend der implementierte Modellaufbau zur Untersu-
chung des Riickkoppelungseffekts erklart werden. Zundchst werden Stromungs- und Ver-
brennungsmodell mit allen betriebspunktspezifischen Randbedingungen bedatet, die im Zuge
der Zyklenschwankungsrechnung konstant gehalten werden (Drehzahl, Steuerzeiten, Ventil-
geometrie, Ziindwinkel, Mitteldruck etc.). Zur Erzeugung der Zyklenschwankungen werden
die im vorigen Kapitel beschriebenen Parametervariationen herangezogen. Somit entspricht
Parameter x; dem Restgaskoeffizienten &g, Parameter x, dem Umsatzwirkungsgrad und n der
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Anzahl an Schwankungsarbeitsspielen, welche im vorliegenden Fall 200 betrégt. Dabei wird
fiir alle zu untersuchenden Betriebspunkte dieselbe Konfiguration verwendet — d.h. Variati-
onsbereichsbreite, Anzahl an Variationswerten und Gau3gewichtung wurden konstant gehal-
ten. Vor der eigentlichen Zyklenschwankungssimulation erfolgt iiber eine zyklusaufgeloste
Anpassung der Drosselklappenstellung die Lastregelung auf den vorgegebenen indizierten
Mitteldruck. Nach 50 Arbeitsspielen wird von einem stationdren Stromungszustand ausge-
gangen, so dass anschliefend die Parametervariation eingeleitet werden kann. Fiir jeden Zyk-
lus wird dem Verbrennungsmodell folglich eine Kombination aus Restgaskoeffizient und
Umsatzwirkungsgrad iibergeben, so dass in Verbindung mit den zuvor im Stromungsmodell
bestimmten und ebenfalls von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel schwankenden Randbedingungen
(Restgasgehalt, Luft- und Kraftstoffmasse) die Verbrennung simuliert werden kann. Darauf
basierend konnen der zugehorige Druckverlauf und integrale Grof3en, wie beispielsweise der
indizierte Mitteldruck, ermittelt werden. Abschlie3end lésst sich daraus iiber die Standardab-
weichung des py,; die Hohe der Zyklenschwankung in diesem Betriebspunkt bestimmen.
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Abbildung 5.10: Modellaufbau zur Untersuchung des Riickkoppelungseffekts

5.3.4 Quantifizierung des Riickkoppelungseffekts

Um die Auswirkungen der Riickkoppelung bewerten zu konnen, ist es notwendig zunéchst
eine Vergleichsmoglichkeit zu schaffen. In diesem Sinne sollen die in Kap.5.3.2 beschriebe-
nen Parametervariationen bzw. Variationswerte auf die Stand-Alone Simulation angewandt
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werden. Diese bildet dabei weder Ladungswechsel noch Riickkoppelung ab. Als Randbedin-
gungen (Startdruck, Starttemperatur, Luft-, Kraftstoff- und Restgasmasse) fiir die Parametrie-
rung der Stand-Alone Simulation dienen die Startbedingungen der Stromungssimulation (GT-
Power), die sich im konvergierten Zustand zu Beginn der Parametervariationen einstellen.
GT-Power und Stand-Alone Simulation arbeiten somit mit den identischen Randbedingungen,
wodurch eine isolierte Betrachtung des Riickkoppelungsetfekts ermoglicht wird
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Abbildung 5.11: p,,; iiber Einzelarbeitsspiele aufgetragen fiir Stand-Alone und GT-Power Simulation,
Daimler M271 (180°NW, 1200 U/min, 3 bar, stochiometrischer Restgasgehalt 37.7%)

Abbildung 5.11 gibt hierzu einen Vergleich der indizierten Mitteldriicke tiber die 200
Schwankungsarbeitsspiele von GT-Power und Stand-Alone Simulation am Beispiel eines
ausgewdhlten Betriebspunkts des Daimler M271 wieder. In Bereichen moderater py,; Fluktua-
tionen zeigt sich eine sehr gute Ubereinstimmung von Stand-Alone und GT-Power Modell, so
dass hier die Beriicksichtigung des Ladungswechsels keinen Informationszugewinn bringt.
Sobald jedoch die Flammengeschwindigkeit, welche sehr stark von der Kombination aus in-
stationdrem Restgasgehalt und Restgaskoeffizient &g abhéngt, einen kritischen Wert unter-
schreitet, wird im Verbrennungsmodell ein Aussetzer simuliert und die Auswirkung der
Riickkoppelung somit augenscheinlich. Nach einem Verbrennungsaussetzer folgt in der GT-
Power Simulation im Gegensatz zur Stand-Alone Variante ein starkes Uberschwingen des
Mitteldrucks. Die Abbildung dieses Uberschwingens entspricht hierbei dem eigentlichen In-
formationsgewinn im Vergleich zur Stand-Alone Rechnung. Prinzipiell ergibt sich auch in-
folge von partiellen Flammenldschungen eine Riickkoppelung — mit Hilfe einer nulldimensio-
nalen Verbrennungsmodellierung ist die Abbildung von lokalen Quenchingeffekten jedoch
nicht moglich. Lediglich die Beriicksichtigung von extrem langsamen Verbrennungen, welche
bei AO noch nicht abgeschlossen ist und daher zu einer unvollkommenen Verbrennung fiih-
ren, ist darstellbar.

Um den Riickkoppelungseffekt zu quantifizieren, werden in Abbildung 5.12 die Standardab-
weichungen von GT-Power und Stand-Alone Simulation fiir eine Reihe von Betriebspunkten
mit ansteigendem Restgasgehalt — und somit auch zunehmendem Einfluss der Riickkoppelung
— miteinander verglichen.
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Abbildung 5.12:Vergleich der STABW p,,; von GT-Power und Stand-Alone Simulation bei verschiede-
nen Restgasgehalten, Daimler M271 (180° NW, 1200 U/min, 3 bar)

Zu erkennen ist zundchst, dass bei linear ansteigendem Restgasgehalt die Zyklenschwankun-
gen iiberproportional stark zunehmen. Dieses Verhalten ist durchaus plausibel, wie die Beo-
bachtungen aus Kap.4.4.2 beispielsweise belegen. Erwartungsgeméf sind die Unterschiede
zwischen GT-Power und Stand-Alone Simulation bei niedrigen Abgasriickfiihrraten vernach-
lassigbar gering, da hier aufgrund der hohen Verbrennungsgiite der Einfluss der Riickkoppe-
lung noch nicht zum Tragen kommt. Fiir steigende AGR-Raten wird mit dem Auftreten von
Verbrennungsaussetzern der Einfluss jedoch deutlich wahrnehmbar. Der Umstand, dass Be-
triebspunkt 4 trotz geringeren Restgasgehalts einen groBeren Unterschied zwischen Stro-
mungssimulation und Arbeitsprozessrechnung aufweist als Betriebspunkt 5, kann durch die
Anzahl der jeweils simulierten Aussetzer begriindet werden — die GT-Power Simulation weist
zwel, die Stand-Alone Variante hingegen nur einen Verbrennungsaussetzer auf (siche Anhang
Abbildung 9.12). Zwar werden beide Simulationsmethoden mit denselben Restgaskoeftizien-
ten bedatet, jedoch verwendet die Stand-Alone Simulation einen konstanten absoluten Rest-
gasgehalt tliber alle Einzelarbeitsspiele, wihrend im Rahmen der instationdren Betrachtungs-
weise der Stromungssimulation dem eingebundenen Verbrennungsmodell ein zyklusaufgelos-
ter Restgasgehalt iibergeben wird. Im Grenzfall kann dies den Unterschied zwischen einem
Verbrennungsaussetzer und einer schlechten, aber dennoch vorhandenen Verbrennung aus-
machen. Es ist festzuhalten, dass die Beriicksichtigung der Riickkoppelung im Rahmen der
Stromungssimulation erst in Bereichen hoher Restgasgehalte, d.h. mit dem Auftreten von
Verbrennungsaussetzern, einen Genauigkeitsvorteil mit sich bringt. Grundsitzlich mag die
Beriicksichtigung auch schon mit dem Auftreten von Quenchingeffekten sinnvoll sein, jedoch
ist es nicht mdglich diese im Rahmen einer nulldimensionalen Verbrennungssimulation wie-
derzugeben. Aus diesem Grund ist auch nicht verwunderlich, dass der mit der Riickkoppelung
verbundene Genauigkeitsgewinn in erster Linie von der Anzahl an Verbrennungsaussetzern
abhéngig ist, was der Vergleich von Betriebspunkt 4 und 5 aus Abbildung 5.12 unterstreicht.

5.3.5 Grenzen der Modellierung des Riickkoppelungseffekts

In Abbildung 5.13 sind in Anlehnung an den obigen Vergleich von GT-Power und Stand-
Alone Simulation fiir dieselbe Betriebspunktreihe ergidnzend die Zyklenschwankungen der
Messung aufgetragen. Wiahrend fiir geringe Restgasgehalte die Messdaten noch sehr gut
durch die Simulation approximiert werden, zeigt sich fiir hohere AGR-Raten — mit dem Be-
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ginn von Flammenldschung bzw. Verbrennungsaussetzern — ein anderes Bild. Hier liegen die
Zyklenschwankungen der Messung deutlich {iber denen der Simulation. Im Vergleich zur
Stand-Alone-Simulation kann die Stromungssimulation aufgrund der Beriicksichtigung des
Riickkoppelungseffekts zwar eine Verbesserung erzielen, erreicht aber dennoch nicht das
Schwankungsniveau der Messung.
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Abbildung 5.13: Vergleich der STABW p,,; von Messung, GT-Power und Stand-Alone Simulation bei
verschiedenen Restgasgehalten, Daimler M271 (180° NW, 1200 U/min, 3 bar)

Im Folgenden soll geklédrt werden, worauf die beobachtete, verbleibende Differenz zuriickzu-
fiihren ist. In Abbildung 5.14 ist zu diesem Zweck fiir Betriebspunkt 2 und 4 jeweils ein Ver-

gleich von 200 indizierten und simulierten Einzelarbeitsspielen dargestellt.
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Abbildung 5.14.:Vergleich der p,; von 200 indizierten und simulierten Einzelarbeitsspielen fiir Be-

triebspunkt 2 und 4, Daimler M271 (180° NW, 1200 U/min, 3 bar)
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Wihrend sich fiir Betriebspunkt 2 die prinzipiellen Verldufe der pni Schwankung sehr dhneln,
zeigt fiir Betriebspunkt 4 die Messung eine sehr viel ausgepragtere py,i Streuung als sie seitens
der Simulation wiedergegeben wird. Neben kompletten Verbrennungsaussetzern féllt vor al-
lem auch die Vielzahl an teilverbrannten Arbeitsspielen auf. Hierbei stellt sich die Frage nach
dem Hauptgrund dieser unvollkommenen Verbrennungen. Wiren hauptséchlich lokale Quen-
chingeffekte an hochkonzentrierten Restgasgebieten fiir dieses Phinomen verantwortlich, so
konnte diese Form der partiellen unvollkommenen Verbrennung mit dem vorliegenden Ver-
brennungsmodell nicht dargestellt werden. Basierte der GroBteil der teilverbrannten Arbeits-
spiele jedoch auf den infolge der Restgasverdiinnung verlangsamten Verbrennungen, welche
bei AO noch nicht abgeschlossen waren, so wiire eine Abbildung dieses Phiinomens mit Hilfe
des Entrainmentmodells moglich (so zum Teil auch schon geschehen in Abbildung 5.14).
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Abbildung 5.15: Indizierter Mitteldruck, 75% und 90% Massenumsatzpunkt iiber 200 gemessene Ein-
zelarbeitsspiele, Daimler M271 (180° NW, 1200 U/min, 3 bar)

Zur Kldrung der Hauptursache der teilverbrannten Arbeitsspiele sind in Abbildung 5.15 am
Beispiel der Betriebspunkte 4 und 5 unter anderem die 75% und 90% Massenumsatzpunkte
iiber 200 gemessene Einzelarbeitsspiele aufgefiihrt. Aus der Darstellung wird ersichtlich, dass
einige Arbeitsspiele existieren, an denen zum Zeitpunkt von AO noch nicht der komplette
Kraftstoff umgesetzt wurde — dies kann den jeweiligen 90% Umsatzpunkten entnommen wer-
den. Sofern der zugehdrige 75% Umsatzpunkt noch vor AO liegt, betriigt somit der Anteil an
unverbrannter Masse in diesen Fillen zwischen 10 und maximal 25%, wodurch sich zumin-
dest ein Teil der teilverbrannten Zyklen erkldren lasst (siche griine Pfeile). Da dieser Effekt
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auf einer Verlangsamung der Verbrennung beruht, ist eine grundsitzliche Darstellung im
Rahmen des Entrainmentmodells moglich. Bei Beriicksichtigung aller Zyklen mit unterdurch-
schnittlichen py,; Werten wird allerdings deutlich, dass kein ausgepriagter Zusammenhang zwi-
schen einem teilverbrannten Arbeitsspiel und einer tiberdurchschnittlich langen Brenndauer
vorhanden ist. Es existieren diverse Arbeitsspiele, in denen zwar schon deutlich vor AO 90%
der Kraftstoffmasse umgesetzt wurden, dennoch aber nur einen sehr geringen indizierten Mit-
teldruck aufweisen. Als Ursache hierfiir scheinen statt einer verzogerten Flammenausbreitung
vielmehr lokale Quenchingeffekte in Frage zu kommen, wobei auch eine Uberlagerung beider
Phanomene sehr gut denkbar wiére. Dieser Eindruck bestitigt sich in Abbildung 5.16. Hierin
sind die Brennverldufe der Einzelzyklen 10, 57 und 178 des Betriebspunkts 4 dargestellt (rote
Pfeile). Zyklus 10 zeigt eine Verbrennung mit einem indizierten Mitteldruck von 3 bar. In
Vergleich dazu fallt der Brennverlauf von Zyklus 57 deutlich flacher, jedoch nicht linger aus
— mit anderen Worten, es ist nicht die Verlangsamung aufgrund einer hohen Ladungsverdiin-
nung, welche die geringeren Mitteldriicke verursacht. Dariiber hinaus zeigt Zyklus 178, des-
sen Massenumsatz bei AO weniger als 75% betrug, ebenfalls einen sehr flachen Brennverlauf,
so dass hier neben dem Einfluss der verzogerten Flammenausbreitung ebenfalls eine gewisse
Beteiligung von Flammenloschungseffekten nahe liegt. Auswirkungen auf den Brennverlauf,
die aufgrund von Quenching zustande kommen, lassen sich nicht mit Hilfe des Entrainment-
modells abbilden. Folglich ist es nicht mdglich

simtliche Riickkoppelungseffekte aufgrund von ™0 | St
teilverbrannten Zyklen simulativ darzustellen, E 8 1 Zyidus 57
was letztendlich auch den verbleibenden Unter- é 6 _ZTHUSNS
schied zwischen der Standardabweichung von § 4 \ | AV 6ffnet”
gemessenen und simulierten py,; erklért. An die- § 5 | /"\:! h—
sem Beispiel werden die Grenzen der nulldi- § o A M
mensionalen Verbrennungssimulation im Hinb- & , W ‘ 1!

lick auf die Darstellung des Riickkoppelungsef- ' ‘ ‘

S . 90 135 180 225 270 315 360
fekts ersichtlich, da zum derzeitigen Stand der Kurbelwinkel [°KW n.UT]
Verbrennungsmodellierung ausschlieBlich die

. . Abbild 5.16: Vergleich der B ld
Riickkoppelung infolge eines Verbrennungsaus- Hanng ergleich der Brennverldufe

der Einzelzyklen 10, 57 und 178 von Betriebs-
punkt 4, Daimler M271 (180° NW, 1200
U/min, 3 bar)

setzers oder einer verlangsamten Verbrennung
modelliert werden kann und somit ein Grofteil
der Riickkoppelungen unberiicksichtigt bleibt.

In diesem Zusammenhang stellt sich allerdings die Frage, in welcher Reihenfolge partielle
Flammenldschungen und (bei AO noch) nicht abgeschlossene Verbrennungen auftreten, da
fiir den Fall, dass Quenchingeffekte erst deutlich jenseits der Laufgrenze relevant werden,
eine Modellierung der Riickkoppelungseffekte auf Basis von Aussetzern und erwéhnten, ver-
zogerten Flammenausbreitungen ausreichend wére. Hierzu sind in Abbildung 5.17 die zyk-
lusaufgelosten Korrelationen von Umsatzwirkungsgrad und 90% Umsatz fiir Betriebspunkte
zunehmender Restgasgehalte dargestellt. Der Umsatzwirkungsgrad resultiert dabei aus dem
Quotienten von umgesetzter Brennstoffenergie Qpum (ergibt sich aus dem Druckverlauf des
jeweiligen Einzelarbeitsspiels) und zugefiihrter Brennstoffenergie (ergibt sich aus der Kraft-
stoffmasse des gemittelten Arbeitsspiels).
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Abbildung 5.17: Umsatzwirkungsgrad tiber 90% Umsatzpunkt bei zunehmender Ladungsverdiinnung,
Daimler M271 (180° NW, 1600 U/min, 3 bar)

Betriebspunkt 1 zeigt aufgrund des vergleichsweise noch moderaten Restgasgehalts von
knapp 33% einen aussetzerfreien Betrieb und eine noch relativ schnelle Massenumsetzung.
Im Mittel liegt der Umsatzwirkungsgrad bei etwa 94%. Urséchlich fiir Umsatzwirkungsgrade
kleiner 100% konnen partielle Flammenldschungen, Quenching in Wandnihe oder am Feuer-
steg sein. Dariiber hinaus ist zu beriicksichtigen, dass der Umsatzwirkungsgrad aus dem Quo-
tienten von umgesetzter Brennstoffenergie (basierend auf dem Summenbrennverlauf der Ein-
zelarbeitsspiele) und zugefiihrter Brennstoffenergie (basierend auf der mittleren, zugefiihrten
Kraftstoffmasse) bestimmt wird. Mit ansteigendem Verdiinnungsgrad (sieche Betriebspunkt 2
und 3) treten zunehmend Arbeitsspiele auf, deren Massenumsetzung bei AO weniger als 90%
betrdgt und die damit teilweise fiir die unterdurchschnittlichen Mitteldriicke verantwortlich
sind. Parallel dazu kommen jedoch auch immer mehr Arbeitsspiele vor, die zwar innerhalb
des Hochdruckteils komplett durchbrennen, dennoch aber einen niedrigen Umsatzwirkungs-
grad aufweisen, was sehr deutlich anhand von Betriebspunkt 3 zu erkennen ist. Die Umsatz-
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wirkungsgrade grofer 100% ergeben sich dabei in erster Linie aus den Riickkoppelungen,
wobei grundsétzlich auch Fluktuationen in der Kraftstoffzumessung denkbar wéren. Die
Summe der Beobachtungen konnte derart interpretiert werden, dass lokale Flammenldschun-
gen schon bei geringeren oder zumindest bei gleichen Restgasgehalten auftreten wie verzo-
gerte (bei AO noch nicht abgeschlossene) Verbrennungen, und somit darauf hindeuten, dass
Quenchingeffekte bei der Modellierung der Riickkoppelung zu berticksichtigen sind.

Im Hinblick auf die spitere Abstimmung des 12 ‘ e ey e
Zyklenschwankungsmodells anhand eines gemit- 5 4, A

telten Brennverlaufs ist aulerdem noch zu klaren ; 3
inwieweit die unvollkommenen Verbrennungen _Ei 6 rjA O i
der Einzelarbeitsspiele in diesem iiberhaupt er- "g‘,' 4 o~ |
sichtlich werden. Zu diesem Zweck sind in 4b- 5 o
bildung 5.18 die mittleren Brennverldufe der § 0 \,,,M.p-’ "Wﬁ‘"."-
drei oben betrachteten Betriebspunkte aufgetra- % 2 ’

gen. Interessanterweise zeigen diese mit zuneh- 90 135 180 225 270 315 360
mendem Restgasgehalt keinen wahrnehmbaren KitBENTakE] [ HWLA.UT)
Anstieg der Brenndauer und dementsprechend Abbildung 5.18: Mittlere Brennverliufe bei
eine nahezu komplette Massenumsetzung inner- ansteigendem Restgasgehalt und angepasstem
halb des Hochdruckteils, obwohl (gerade bei ZZP, Daimler M271 (180° NW, 1600 U/min,
Betriebspunkt 3 mit 45.66% Restgasgehalt) eine 3 bar)

Vielzahl an Einzelzyklen existiert, deren Ver-

brennung bei AO nicht abgeschlossen ist. Offensichtlich geht im Bereich der Laufgrenze in-
folge der Betrachtung des mittleren Arbeitsspiels ein Teil der Informationen verloren. Dabei
wird die Herausforderung im Hinblick auf die Modellierung der Zyklenschwankungen darin
bestehen, diese Informationen basierend auf den gemittelten Daten wieder herzustellen.

5.3.6 Bewertung der Erkenntnisse

Grundsétzlich erhoht sich durch die Einbindung einer 1-D Stromungssimulation die Vorher-
sagefahigkeit des Zyklenschwankungsmodells. Der Genauigkeitsgewinn basiert jedoch aus-
schlieBlich auf einer Abbildung der Riickkoppelung infolge von Verbrennungsaussetzern und
einer vergleichsweise geringen Anzahl (da nur Arbeitsspiele beriicksichtigt werden, deren
Verbrennung bei AO nicht abgeschlossen ist) an teilverbrannten Arbeitsspielen, weswegen
der Informationsgewinn infolge der Riickkoppelungsmodellierung in erster Linie sehr stark
mit der Anzahl an simulierten Aussetzern korreliert. Da wiederum die Aussetzerhdufigkeit bei
einem gegebenen Restgasgehalt zum groBten Teil liber den Variationsbereich des Restgas-
koeffizienten bestimmt wird, somit von der Abstimmung und vom Aufbau des Zyklen-
schwankungsmodells abhéngt und dariiber hinaus, wie bereits erwihnt, der Einfluss lokaler
Quenchingeffekte auf die Riickkoppelung im Entrainmentmodell nicht darstellbar ist, konnte
im Rahmen der Arbeitsprozessrechnung eine empirische statt phanomenologische Modellie-
rung der Riickkoppelung mitunter zielfithrender sein. Eine derartige Implementierung hétte im
Vergleich zu der hier vorgestellten eindimensionalen Variante zudem den Vorteil eines deut-
lich reduzierten Rechenaufwands. Es ist leicht nachzuvollziehen, dass eine simulative Darstel-
lung des Riickkoppelungseffekts iiber die instationdre Betrachtung von 200 Einzelarbeitsspie-
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len mitsamt Ladungswechsel um ein Vielfaches zeitaufwéndiger ist als der in Kap.5.1 vorges-
tellte Ansatz des Stand-Alone-Modells. Wihrend fiir Forschungszwecke dieser Aufwand noch
akzeptabel ist, scheint dies im Sinne eines anwendungsorientierten Zyklenschwankungsmo-
dells nicht gerechtfertigt. Aus diesen Griinden — iiberschaubarer Informationsgewinn bei ei-
nem betrachtlichen Rechenzeitmehraufwand — wird auf eine phanomenologische Beriicksich-
tigung des Riickkoppelungseffekts verzichtet. Stattdessen soll der Riickkoppelungseffekt em-
pirisch erfasst und letztendlich im Zuge der Modellabstimmung beriicksichtigt werden.

5.4 Entwicklung des Zyklenschwankungsmodells

Basierend auf dem aktuellen Stand der Technik (Kap.2), den Erkenntnissen der Messdaten-
analyse (Kap.4) und den simulativen Untersuchungen zum Riickkoppelungseffekt (Kap.5.3)
soll in diesem Kapitel der Entwicklungsprozess des Zyklenschwankungsmodells vorgestellt
werden. Dabei soll verdeutlicht werden, wie bisherige Beobachtungen und Erkenntnisse in die
Modellerstellung mit einflossen bzw. wie diese simulativ abgebildet werden.

5.4.1 Einfiihrung der Doppelvariation

Im Zuge der Messdatenanalyse deutete sich bereits an, dass zur Abbildung der Zyklen-
schwankungen mehrere Faktoren beriicksichtigt werden miissen. Die Untersuchungen hatten
gezeigt, dass die Zyklenschwankungen unter anderem durch den Grad der Ladungsverdiin-
nung (Kap.4.4.2), die unvollkommene und unvollstindige Verbrennung (Kap.4.4.3), die Tur-
bulenz (Kap.4.4.4), die Schwerpunktlage und die Drehzahl (Kap.4.4.5) beeinflusst werden.
Eine Darstellung aller Einfliisse iiber lediglich eine Parametervariation ist zwar denkbar,
konnte jedoch nicht umgesetzt werden. Wihrend der Modellentwicklung zeigte sich, dass zur
simulativen Wiedergabe der Zyklenschwankungen aller Betriebsstrategien und Kennfeldbe-
reiche mindestens zwei Parametervariationen notwendig sind. Aufgrund dessen stellt sich
zunichst die Frage nach der Einbindung einer so genannten Doppelvariation innerhalb des in
Kap.5.1 présentierten Modellansatzes. Vorstellbar wéren prinzipiell zwei Moglichkeiten: Zum
einen konnte die Doppelvariation {iber eine Verkniipfung beider Variationen erfolgen, so dass
jede Kombinationsmoglichkeit der Parameterwerte von Variation 1 und Variation 2 bertick-
sichtigt wird. Entsprechend Gleichung 5.4 ergibt sich der Gesamtrechenaufwand somit aus
dem Produkt der Anzahl an Variationswerten von Variation 1 (ny,,;) und Variation 2 (ny,,),
multipliziert mit der durchschnittlichen Rechendauer fiir ein Arbeitsspiel 4sp.

tgesamt:(”Varl Nyar2 )'IASP (54)

Zum anderen wire eine Abbildung der Doppelvariation liber zwei getrennte, aufeinander fol-
gende Variationen denkbar, wobei der Modellparameter der jeweils anderen Variation auf
dem zugehorigen Mittelwert konstant gehalten werden wiirde. Letztere Form der Implemen-
tierung wiirde — gemiBy Gleichung 5.5 — zwar den Vorteil des geringeren Rechenaufwands
mit sich bringen, jedoch wire sie gleichzeitig auch die unrealistischere von beiden.

tgesamtz (nVarl +”Var2)'tASP (5.5)

Unter der Annahme, dass es die Schwankungen zweier physikalischer Einflussgroen sind,
welche die Zyklenschwankungen hauptsichlich verantworten, ist es eher unwahrscheinlich,
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dass von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel jeweils nur eine dieser Einflussgrof8en schwankt. Viel-
mehr miissten sich im Laufe des Motorbetriebs nahezu alle mdglichen Kombinationen beider
Schwankungen bilden. Deshalb erfolgt im Rahmen dieser Arbeit die Doppelvariation iiber die
eingangs beschriebene Verkniipfung beider Variationen. Neben der Art der Doppelvariation
ist zu kldren, wie die statistische Auftretenswahrscheinlichkeit der Schwankungskombinatio-
nen berticksichtigt werden soll. In diesem Sinne sind in Abbildung 5.19 die zur Verfligung
stehenden Moglichkeiten der Gewichtung aufgefiihrt.

Gewichtungsvariante 1 Gewichtungsvariante 2 Gewichtungsvariante 3

Héufigkeit

-
Var, iatio,; 1

Abbildung 5.19: Vergleich verschiedener Varianten der Gewichtung der Doppelvariation

In Gewichtungsvariante 1 ergibt sich die jeweilige Haufigkeit aus dem Produkt zweier Gaul3-
schen Verteilungsfunktionen (vergleiche Kap.5.2). Dies entspricht der allgemeinen Definition
einer zweidimensionalen Gauf3verteilung. Deutlich zu erkennen ist, dass die Extremwerte der
Schwankungen sehr schwach gewichtet werden und die Kombinationen zweier Randwerte der
Variationen (aufgrund der Multiplikation der Gewichtungen) somit praktisch {iberhaupt nicht
vorkommen. Dadurch werden bei Variante 1 die im Vergleich breitesten Variationsbereiche
zur Darstellung der Zyklenschwankung benétigt. Sofern der Variationsbereich entsprechend
angepasst wird, lassen sich mit Gewichtungsvariante 2 vergleichbare Ergebnisse erzielen.
Hierbei wird die Hiufigkeit des Variationswertepaares iiber den Mittelwert der jeweiligen
Héaufigkeiten von erster und zweiter Variation ermittelt. Abgesehen von den beiden genannten
Varianten besteht eine weitere Moglichkeit zur Bestimmung der Haufigkeiten darin, nur eine
Parametervariation mit einer Verteilungsfunktion zu gewichten, wiahrend die Variationswerte
der zweiten Variation eine konstante Gewichtung — entsprechend des Variationswerts der ers-
ten Variation — aufweisen (Gewichtungsvariante 3). Dies hétte zur Folge, dass die Extremwer-
te der zweiten Variation relativ hdufig vorkommen und deshalb die zugehorige Breite des
Variationsbereichs im Hinblick auf die Zyklenschwankungssimulation tendenziell kleiner
ausfdllt. Da sdmtliche Gewichtungsvarianten folglich immer im Zusammenspiel mit dem
Aufbau der jeweiligen Parametervariationen (Modellparameter, Breite des Variationsbe-
reichs) und der verwendeten Verteilungsfunktion (Gewichtungsverhéltnis) bewertet werden
miissen, kann keine allgemeingiiltige Aussage beziiglich der Wahl der Gewichtungsvariante
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getroffen werden. Zumal es nur eingeschrinkt moglich ist, aus den Verteilungen der Kenn-
werte, die sich aus der Messdatenanalyse ergeben, direkte Riickschliisse auf den Aufbau der
Parametervariation oder die Verteilungsfunktion zu ziehen”®. Vom phidnomenologischen
Standpunkt aus scheinen Variante 1 oder 2 am wahrscheinlichsten, jedoch zeigte sich im Zuge
der Modellerstellung, dass Gewichtungsvariante 3, infolge der stirkeren Trennung beider Pa-
rametervariationen voneinander, deutliche Vorteile bei deren Abstimmung auf unterschiedli-
che Kennfeldbereiche brachte. Aus diesem Grund wird fiir die Implementierung der Doppel-
variation im Zyklenschwankungsmodell Gewichtungsvariante 3 herangezogen.

5.4.2 Modellierung der Effekte der Ladungsverdiinnung

Unbestritten ist, dass zur Darstellung der Zyklenschwankungen der Effekt der Ladungsver-
diinnung zu beriicksichtigen ist. Dabei es in erster Linie nicht die Schwankung des Verdiin-
nungsgrads an sich, die sich fiir das Mal} der Zyklenschwankungen verantwortlich zeigt, son-
dern vielmehr der verstdrkende Effekt der Ladungsverdiinnung auf die schon vorhandenen,
stochastischen Schwankungen der Verbrennung. Es galt folglich einen Modellparameter zu
finden bzw. zu variieren, der entweder direkt vom Grad der Ladungsverdiinnung beeinflusst
wird (Restgasexponent &g, Luftverhéltnis A) oder in einem Zusammenhang mit Grofen steht,
die sich je nach Verdiinnungsgrad unterschiedlich stark auswirken (Turbulenz: Cy uww). Als
zielfithrend stellte sich die Einflussnahme auf die laminare Flammenausbreitung heraus. Zu
diesem Zwecke wurde der so genannte Schwankungsfaktor SF eingefiihrt. Dieser konnte ei-
nerseits die Einfliisse einer variierenden Verteilung von Restgas- bzw. Magergebieten auf die
Fluktuationen des Flammenkernwachstums und im Folgenden auf die weitere Flammenaus-
breitung wiedergeben. Andererseits konnte dieser ebenso sdmtliche Schwankungen der Ver-
brennung beschreiben, die im Zuge des Zusammenspiels aus laminarer und turbulenter
Flammenausbreitung entstehen®’ — so z.B. Fluktuationen in der Faltung der Flammenoberfli-

26 Wie bereits in Abbildung 5.3 zu schen ist, kann dieselbe Zyklenschwankung iiber verschiedene
Konfigurationen von Verteilungsfunktion und Parametervariation abgebildet werden. Vor dem Hinter-
grund der Doppelvariation wird eine genaue Aufteilung der Einfliisse von Gewichtungsfunktion und
Variationsbereich auf die Zyklenschwankungssimulation ungleich komplexer. Fiir die Untersuchung
der Zyklenschwankungen war es demnach notwendig, eine Grofle — in diesem Fall das Gewichtungs-
verhéltnis — konstant vorauszusetzen und darauf basierend die Modellierung vorzunehmen.

*’ Da die reale Flammenoberfliche nicht bekannt ist, ist eine klare Unterteilung in turbulente und la-
minare Flammenausbreitung bzw. in deren Anteile an den Zyklenschwankungen nicht moglich — im
Hinblick auf die Modellierung stellte sich hierbei also nur die Frage, tiber welchen Parameter die Ein-
fliisse abgebildet werden sollen.
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che. Die physikalischen Hintergriinde und die genaue Modellierung der SF Variation sollen
im Folgenden erldutert werden.

Implementierung der SF-Variation

Ziel war es daher eine Modellgrof3e zu finden, deren Variation zum einen abhiangig vom Ver-
diinnungsgrad ist und zum anderen die oben beschriebenen Zusammenhdnge moglichst phéa-
nomenologisch wiedergibt. Zu diesem Zweck scheint die laminare Flammengeschwindigkeit
s. besonders geeignet, wobei die Schwankung der laminaren Flammenausbreitung konkret
durch die Einfiihrung des Schwankungsfaktors SF realisiert wird. Dieser wirkt multiplikativ
auf die laminare Flammengeschwindigkeit und wird innerhalb der Zyklenschwankungssimu-
lation von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel variiert. Zwar existieren weitere Modellparameter, die
ebenfalls flir eine phdnomenologische Modellierung in Frage kdmen (z.B. Turbulenzniveau
Ck, Restgaskoeffizient &g), jedoch war es mit Hilfe dieser nicht moglich die Zyklenschwan-
kungen aufgrund der Ladungsverdiinnung iiber alle Motoren und Betriebsstrategien hinweg
hinreichend genau vorherzusagen. In Abbildung 5.20 ist hierzu exemplarisch ein Vergleich
von gemessenen und simulierten Zyklenschwankungen dargestellt — die Simulation erfolgt
lauf der STABW pp; ergibt sich aus

dabei iiber eine prozentuale Variation 4
80° Nockenwelle I Simulation
r I Messung
jeweils einer konstanten Einlasssteuer-

des globalen Turbulenzniveaus Cyx um
zeit und einer variierenden Auslass- 0 LL“I“J[“ m“ MI“]M

den Ausgangswert. Der Ségezahnver-
Betrrebspunkt[ ]

o

o
w

STABW p,,; [bar]
o o
= N

steuerzeit, wodurch die Ventiliiber-
schneidung und folglich der Restgasge- Abbildung 5.20: Simulation der Zyklenschwankungen
halt sukzessive erhoht wird. Das Simu- iiber eine Variation des Turbulenzniveaus (Cy), Daimler
lationsmodell wurde hier im Hinblick M271 (80° NW, 1600 U/min, 3 bar)

auf eine Approximation der hdheren

Schwankungsbereiche abgestimmt. Offensichtlich werden die Zyklenschwankungen bei ge-
ringen Restgasgehalten auf diese Weise zu hoch wiedergegeben — umgekehrt wiirden bei ei-
ner Abstimmung auf die niedrigen Restgasbereiche die Schwankungen bei hohen Restgasge-
halten zu gering wiedergegeben. Mit anderen Worten, iiber die Turbulenz/Cy-Variation ist es
nicht méglich den exponentiellen Anstieg der Zyklenschwankungen, verursacht durch Flam-
menldschungen, Verbrennungsaussetzer und Riickkoppelungseffekte (sieche Kap.4.4.3), abzu-
bilden. Im Gegensatz dazu ist es beispielsweise moglich iiber den Schwankungsfaktor SF im
Verbrennungsmodell zumindest Verbrennungsaussetzer zu simulieren, was in gewissem Ma-
e eine Darstellung des besagten exponentiellen Anstiegs erlaubt. Dabei ist festzuhalten, dass
die Effekte der laminaren Flammengeschwindigkeit auf den simulierten Brennverlauf zweige-
teilt sind. Zum einen wirkt sie sich iiber die Eindringgeschwindigkeit ug (Gleichung 3.8) di-
rekt auf den Entrainmentmassenstrom in die Flammenfront dmg/dt aus. Zum anderen beeinf-
lusst sie iiber die charakteristische Brennzeit 7, (Gleichung 3.5) den Brennstoffmassenumsatz
dm,/dt (Gleichung 3.4) innerhalb der Flammenzone. Von daher existieren zwei Hebel, {iber
die eine Schwankung von s auf die Brennverlaufsberechnung einwirken kann. Im Zuge der
Modellierung wurde auf eine separate Abstimmung der SF-Schwankungsbereiche fiir die
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Eindringgeschwindigkeit und die charakteristische Brennzeit verzichtet, da sich ein gemein-
samer Schwankungsfaktor als zielfithrend erwies.

Im Folgenden soll erldutert werden wie der zu

o :g * variierende Schwankungsbereich von SF im spéte-
S 3:0 * ren Zyklenschwankungsmodell bestimmt wird.
g 55 0*‘ Die laminare Flammengeschwindigkeit des mittle-
E 20 ! * ren Arbeitsspiels kann diesbeziiglich einen An-
2 15 j «‘f haltswert dariiber liefern, wie stark die Verbren-
'g 10 | & ‘Q’ : nung durch eine potentielle Ladungsverdiinnung
E 05 ® _ beeintrachtigt wird — je stirker diese Beeintréchti-
2 0 e w a gung, desto ausgeprigter der zugehorige Schwan-
0 02 04 06 08 1 12 14 yyngsbereich. Aus diesem Grund kann von einer

Stmax [M/5] gewissen Korrelation von mittlerer laminarer

Abbildung 5.21: SF-Schwankungsbereich Flammengeschwindigkeit und Schwankungsbe-
iiber Sy max , Daimler M271 (180° NW, 1600 reich der SF-Variation ausgegangen werden. In
U/min, 3 bar) Abbildung 5.21 ist hierzu fiir die Standardno-

ckenwelle des Daimler M271 eine Messreihe un-
terschiedlicher Einlass- und Auslasssteuerzeiten und dementsprechend variierenden AGR-
Raten dargestellt. Aufgetragen ist iiber der maximalen laminaren Flammengeschwindigkeit
des mittleren Arbeitsspiels der SF-Schwankungsbereich, der notwendig war, um die Zyklen-
schwankungen (STABW pyi) der Messung simulativ zu approximieren®®. Dabei handelt es
sich jeweils um die komplette Schwankungsbreite, d.h. ein SF-Variationsbereich von 2 wiirde
demnach einer Schwankung von 1 um den Mittelwert (standardméBig betrdgt dieser 1) ent-
sprechen. Da negative Schwankungsfaktoren nicht sinnvoll sind, ist auBerdem der Wertebe-
reich, den der Schwankungsfaktor annehmen kann, nach unten gedeckelt. Die Abbildung
zeigt eine deutliche Korrelation zwischen maximaler laminarer Flammengeschwindigkeit und
den zugehorigen SF-Variationsbereichen — je langsamer die laminare Flammenausbreitung,
desto starker fdllt in Relation dazu ihre Schwankung aus. Dieses Verhalten kann gut mit Hilfe
einer Ndherungsfunktion wiedergegeben werden. So geschehen in Abbildung 5.22 anhand des
Daimler M271 (Restgasverdiinnung) und des MTU BR4000 (Ladungsverdiinnung durch
Luftiiberschuss).

* Da zu diesem Zeitpunkt die zweite Parametervariation (Kap.5.4.3) nicht validiert war, wurde fiir
deren Schwankungsbereich ein konstanter, realistischer Wert abgeschétzt. Diese Vereinfachung ist
unkritisch, da sich im Zuge der Untersuchungen zeigte, dass in Bereichen kleiner Drehzahlen der Ein-
fluss der zweiten Parametervariation grofftenteils vernachlissigt werden kann (siche Abbildung 5.32).
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Abbildung 5.22: Normierter Schwankungsbereich der laminaren Flammenausbreitung iiber der nor-
mierte maximalen laminaren Flammengeschwindigkeit, Daimler M271 / MTU BR4000

Dabei ist hier sowohl der SF-Variationsbereich als auch der Maximalwert der laminaren
Flammengeschwindigkeit in normierter Form dargestellt — auf diese Normierung wird an spé-
terer Stelle noch genauer eingegangen. Zunéchst fallt jedoch auf, dass beide Motoren, Daim-
ler M271 und MTU BR4000, fiir eine abnehmende laminare Flammengeschwindigkeit den
oben bereits beobachteten charakteristischen Anstieg der Schwankungsbereichsbreite zeigen.
Ein Vergleich beider Versuchstrager belegt, dass zwar die Approximation dieses Verhaltens
iiber eine Potenzfunktion sehr gut moglich ist, jedoch fiir beide Motoren unterschiedliche
Funktionskoeffizienten gewéhlt werden miissen. Diverse Untersuchungen im Hinblick auf
Bezugs- und Normierungsgroflen bestitigten, dass es sich hierbei offenbar um ein motorspezi-
fisches Charakteristikum handelt, das einer individuellen Anpassung bedarf. Diese erfolgt in
Abbildung 5.22 zunichst iiber die Funktionskoeffizienten ¢; und c,, die eine komplette Be-
schreibung der Nédherungsfunktion ermdglichen. Im Sinne einer benutzerfreundlichen Mo-
dellabstimmung ist die Beschrinkung auf lediglich einen Abstimmparameter von groBem
Vorteil, weswegen die Koeffizienten c; und ¢, in Korrelation zueinander gesetzt wurden (sie-
he Gleichung 5.6). Uber die Vorgabe des — im Weiteren ausschlieBlich yzs genannten — Mo-
dellparameters ¢, sind Verlauf der Nédherungsfunktion und Schwankungsbereich der SF-
Schwankung vollstindig bestimmt. Letzterer setzt sich entsprechend Gleichung 5.7 zusam-
men.
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(c2—0.9285]
o (5.6)
o =fley)=e b 017
1 XZS
SEVar.bereich ,ppmiort [—] = e(Cadd _Cmult'ZZS) .
SL,max(normiert) (5.7)

mit Cnulr =5.882
Cudd =5-462

Damit existiert mit yzs ein Abstimmparameter mit dem motorindividuelle Effekte beziiglich
der Auswirkung der Ladungsverdiinnung auf die zyklischen Schwankungen abgestimmt wer-
den konnen — alle anderen Einflussfaktoren (Grad der Ladungsverdiinnung, Nockenbreiten,
Turbulenz etc.) werden vom Modell vorhergesagt.

Wie oben bereits erwdhnt, sind SF-Variationsbereich und laminare Flammengeschwindigkeit
normiert. Dies hat den Hintergrund, dass weitere Einfliisse auf die Korrelation von SF-
Variationsbereich und sp max existieren, welche nach erfolgter Abstimmung des Zyklen-
schwankungsmodells auf den jeweiligen Versuchstriiger durch eine Anderung der Motorapp-
likation hervorgerufen werden. Das Zyklenschwankungsmodell soll auf diese Anderungen
phianomenologisch und vorhersagefdhig — d.h. ohne erneute Abstimmung — reagieren. Dies
soll im Folgenden kurz anhand der variierenden Nockenwellengeometrien des Daimler M271
erliutert werden. Ublicherweise kénnen nach einmaliger Abstimmung der Simulationsmodel-
le (Verbrennungsmodell, Zyklenschwankungsmodell etc.) auf den Versuchstriger Drehzahl-,
Last- oder Ladungsidnderungen vorhergesagt werden. Eine von der Nockenwellengeometrie
abhingige Anderung des Ventilhubverlaufs fiihrt in diesem Zusammenhang allerdings zu ei-
ner Beeinflussung der Ladungsbewegung, die sich wiederum auf das Turbulenzniveau bei
Brennbeginn auswirken kann. Dies hat eine Anpassung des Turbulenzmodells (Cy-Wert) zur
Folge, auf die wiederum die anderen Simulationsmodelle reagieren. Somit wire die Phidno-
menologie sichergestellt, sofern nicht noch weitere Effekte mit der verdnderten Nockenwel-
lengeometrie einhergehen, die nicht {iber die Turbulenzmodellanpassung abgedeckt wiren.
Neben Ladungsbewegung und Turbulenzniveau konnten unterschiedliche Nockenwellengeo-
metrien auch den Grad der Homogenisierung oder das Temperaturniveau beeinflussen. In
Abbildung 5.23 sind exemplarisch flir die Steuerzeitenvariationen des Daimler M271 bei
1600 U/min und 3 bar Mitteldruck die maximale Temperatur in der unverbrannten Zone und
die 10-90% Brenndauer dargestellt. Gut zu erkennen ist eine Abhéngigkeit des Temperaturni-
veaus und der Brenndauer von der jeweiligen Nockenwellenform. Im Zuge der Untersuchun-
gen erwies sich eine Bewertung der laminaren Flammengeschwindigkeit und deren Schwan-
kung vor dem Hintergrund der Brenndauer und des Temperaturniveaus des mittleren Arbeits-
spiels als zielfiihrend.
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Abbildung 5.23: Nockenwelleneinfluss auf die maximale Temperatur im Unverbrannten und 10-90%
Brenndauer, Daimler M271 (80°/180°/230° NW, 1600 U/min, 3 bar)

Die genauen Zusammenhinge im Bezug auf die Normierung des SF-Schwankungsbereichs
und der maximalen laminaren Flammengeschwindigkeit sind in Gleichung 5.8 aufgefiihrt.
Durch Umformung von Gleichung 5.8 konnen die Normierungsfaktoren NF; und NF, zu-
sammengefasst werden, so dass sich letztendlich folgende Darstellung ergibt (Gleichung 5.9).
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Der exakte Aufbau der Normierungsfaktoren ergab sich aus empirischen Untersuchungen,
wobei die Wahl der zur Normierung verwendeten Kenngréfen physikalische Hintergriinde
hat. Die Beriicksichtigung der Brenndauer im Zyklenschwankungsmodell sollte einerseits
zwar schon indirekt iiber die Verbrennung an sich erfolgen, andererseits kann es dariiber hi-
naus Sinn machen die laminare Flammenausbreitung zusétzlich im Bezug auf die Brenndauer
zu bewerten: Eine kurze Brenndauer wiirde zum Beispiel zu einem héheren normierten sp max
und gleichzeitig zu einem geringeren normierten SF Variationsbereich fithren, was eine Re-
duzierung der infolge der SF-Schwankung simulierten Zyklenschwankungen zur Folge hitte.
Allein durch den stabilisierenden Effekt einer schnelleren Verbrennung (z.B. infolge einer
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Turbulenzerhdhung) konnte eine solche Reduzierung nicht erreicht werden — mogliche Erkla-
rung hierfiir konnte sein, dass die Darstellung gewisser Zusammenhinge im Verbrennungs-
modell fiir die Brennverlaufsberechnung nicht zwingend notwendig sind, fiir die Zyklen-
schwankungssimulation jedoch eine Rolle spielen (z.B. der Turbulenzeinfluss auf das initiale
Flammenkernwachstum). Hintergrund fiir die Temperaturabhingigkeit der Normierung ist,
dass durch betriebstechnische Anderungen am Motor (z.B. Millerzyklus) das Temperaturni-
veau im Unverbrannten signifikant beeinflusst werden kann, ohne dass dabei die Physik der
Zyklenschwankungen verindert wiirde. Da eine Anderung des allgemeinen Temperaturni-
veaus im Unverbrannten geméal Gleichung 3.10 die laminare Flammengeschwindigkeit be-
einflusst, wiirde das Modell ohne Normierung eine Anderung des Zyklenschwankungsniveaus
vorhersagen. Diese Zusammenhénge sollen im Folgenden am Beispiel der schmalen 80° No-
ckenwelle des Daimler M271 verdeutlicht werden. Die ES-Steuerzeiten der untersuchten 80°
Nockenwelle lagen sehr friih — vor dem unteren Totpunkt. Diese im Allgemeinen auch als
Millerverfahren bezeichnete FES-Strategie fiihrt aufgrund der héheren Wandwiarmeverluste
zu einem geringeren Temperaturniveau im Unverbrannten. Die Absenkung des Temperatur-
niveaus bzw. der laminaren Flammengeschwindigkeit hat jedoch keine Auswirkungen auf die
iiber die SF-Variation modellierten physikalischen Hintergriinde.

Der Umstand, dass die Temperatur im Quadrat in die einzelnen Normierungsfaktoren eingeht,
lasst eine unverhidltnismaBig starke Abhéngigkeit der Zyklenschwankungen vom Temperatur-
niveau vermuten. Die in Abbildung 5.24 préasentierten Sensitivitdtsanalysen beziiglich Ein-
lasstemperatur und Verdichtungsverhiltnis belegen jedoch die Robustheit dieses Ansatzes.
Hierin wird an ausgewéhlten Betriebspunkten des Mahle Downsizingmotors zum einen die
Starttemperatur um +£30 K variiert — beispielsweise zur Darstellung einer gednderten Lade-
luftkiithlung — und zum anderen das thermodynamische Verdichtungsverhiltnis auf 8,5:1 ab-
gesenkt bzw. auf 9,7:1 angehoben. Die maximale prozentuale Abweichung betragt 13,8% und
ergibt sich dabei fiir Betriebspunkt 2 der Verdichtungsverhiltnisvariation bei einer Anderung
von 8.5:1 auf 9.7:1. Dies entspricht einem maximalen absoluten Unterschied von 0.12% im
COV ppi. Auf Grundlage dieser Erkenntnisse kann beziiglich der Normierungsfaktoren von
einem robusten Verhalten des Zyklenschwankungsmodells ausgegangen werden.
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Abbildung 5.24: Sensitivititsanalyse des Zyklenschwankungsmodells beziiglich Starttemperatur und
Verdichtungsverhdltnis, Mahle Downsizingmotor (2000 U/min, 5-8 bar)
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Probleme und Grenzen der SF-Schwankung
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normierte s, ... [-] geben. Anhand dieser Funktionenschar ist

leicht nachvollziehbar, dass nicht jedes belie-
bige Verhalten der SF-Schwankung nachge-
bildet werden kann. Da allerdings auch mit
Hilfe eines zweiten, vollwertigen Abstimmparameters nicht jeder Kurvenverlauf approximiert
werden konnte, die Komplexitidt der Modellabstimmung aber ungleich starker zunehmen wiir-
de, schien diese Art der Implementierung den besten Kompromiss aus Handhabung und Fle-
xibilitdt zu bieten. Um diese Thematik weiter zu entschirfen, kann zusétzlich {iber die Vorga-

Abbildung 5.25: Verhalten der Niherungsfunkti-

on in Abhdngigkeit vom Abstimmparameter yzs

be der Grenzgeschwindigkeit s g, das minimale Niveau der SF-Schwankung eingestellt
werden. Die Notwendigkeit dieses Hilfsparameters ist der, mathematisch gesehen, einfachen
Darstellung des SF-Nédherungspotenzfunktion geschuldet (siche Abbildung 5.22). Diese fiihrt
bei steigenden maximalen laminaren Flammengeschwindigkeiten zu einer unrealistisch stark
abfallenden bzw. gegen Null tendierenden Bereichsbreite der SF-Schwankung. Eine Decke-
lung des Schwankungsbereichs nach unten scheint — vom physikalischen Standpunkt aus® —
durchaus sinnvoll. Da die Grenzgeschwindigkeit s;, g, Uber alle untersuchten Versuchstréger
hinweg nur unwesentlich verandert werden musste (siehe hierzu Kap.5.5), spielt diese weni-
ger eine abstimmende als vielmehr eine unterstiitzende Rolle im Hinblick auf die anwen-
dungsorientierte Modellparametrierung.

¥ Vor dem Hintergrund einer stochastischen Schwankung der Zylinderinnenstrémung scheint eine
hundertprozentig reproduzierbare laminare Flammenausbreitung unrealistisch — unabhingig davon wie
schnell diese auch abléuft.
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5.4.3 Modellierung des Einflusses der Entflammungsphase

1 e Neben den Effekten der Ladungsverdiinnung
=09 A . . e qe .
pd A8 /. (Kap.5.4.2) muss fiir eine vollstdndige Abbil-
3 BT 21 KWl dung der Zyklenschwankungen ein weiterer
§ 0:6 H . Einflussfaktor beriicksichtigt werden — dies
= - o . . .
§ 0.5 .1 15 o@»ﬁ erd n A.bb'tldung 5.26 Verdeutl‘lcht. Hierin
g 0.4 He——: / ist am Beispiel des Mahle Downsizingmotors
g 32 : i [/ die Zyklenstreuung eines Betriebspunkts bei
Sr—1F A AGR =8% I 8 bar py; und 2000 U/min iiber 30 Einzelar-
20| f A A zp =3a1kw | S e

0 = lpls | : : beitsspiele dargestellt. Trotz stochiometri-

340 350 360 370 380 390 400 schen Betriebs und relativ geringem Restgas-
Kurbelwinkel [°KW n.OT] gehalt treten wahrnehmbare Zyklenschwan-

Abbildung 5.26: Normierter Massenumsatz iiber ~Kungen im Massenumsatz auf. Der im Steu-

Kurbelwinkel, Mahle Downsizingmotor (8 bar, ~€rgerat hinterlegte Ziindzeitpunkt betragt 341
2000 U/min, 30 Arbeitsspiele) °KW n.OT, so dass sich die Schwankung der

initialen Entflammungsphase — hier wieder-
gegeben durch die 0-10% Brenndauer — {iber einen Bereich von 15 bis 21 °KW erstreckt.
Physikalisch konnte sich das beobachtete Phidnomen iiber die Schwankungen der Ziind- und
Entflammungsphase erklédren lassen. Diese werden im Allgemeinen hervorgerufen durch eine
omniprasente, stochastische Schwankung der Zylinderinnenstromung und deren Auswirkun-
gen (z.B. auf die Turbulenz). Infolge dessen ergeben sich unterschiedliche Ziind- bzw. Ent-
flammungsverldufe, was aus indiziertechnischer Sicht frithestens in den Schwankungen des
scheinbaren Brennverzugs wahrnehmbar ist.

Implementierung der EP-Variation

Da sich die Zyklenschwankungen der Verbrennung ausgehend von den Schwankungen der
initialen Entflammungsphase bzw. der Flammenkernbildung ergeben /AYALI1/, scheint es
unter der Voraussetzung eines phdnomenologischen Verbrennungsmodells sinnvoll eben die-
se Schwankungen so friih wie moglich wiederzugeben. Hierfiir eignet sich insbesondere der
bereits erwdhnte Brennverzug. Der physikalische Brennverzug kann im Rahmen der Arbeits-
prozessrechnung iiber den im Verbrennungsmodell parametrierten ,,Ziindzeitpunkt™ bertick-
sichtigt werden. In diesem Zusammenhang ist es wichtig festzuhalten, dass es sich hierbei
nicht um den im Motorsteuergerit applizierten Ziindzeitpunkt handelt, sondern um den Be-
ginn des simulierten Brennverlaufs. Eine Variation dieses simulierten Brennbeginns ent-
spricht daher in hohem MaBe der physikalischen Schwankung der Entflammungsphase und
somit dem Sinne einer phdnomenologischen Modellierung. Im Folgenden wird deshalb auch
die Variation des Brennbeginns als Entflammungsphasen-Schwankung (kurz EP-
Schwankung) bezeichnet.

Es stellt sich nun die Frage nach dem Zusammenhang zwischen EP-Schwankung und dem
abzubildenden Einfluss der Verbrennungslage. Zu diesem Zweck werden in Abbildung 5.27
exemplarisch je 30 Durchbrennfunktionen zweier Betriebspunkte unterschiedlicher Motorlast
verglichen. Gut zu erkennen ist, dass die Schwankung des Verbrennungsverlaufs — hier an-
hand der Schwankungsbreite des 10% bzw. 50% Massenumsatzpunktes wiedergegeben — kei-
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ne Abhéngigkeit von der Motorlast aufzeigt. Da in erster Ndherung davon ausgegangen wer-
den kann, dass somit die Schwankungen des Brennverzugs respektive der Entflammungspha-
se ebenfalls konstant sind, ist im Zyklenschwankungsmodell beispielsweise auch keine last-
spezifische Anpassung des EP-Schwankungsbereichs implementiert. Der augenscheinlich
vorhandene Anstieg der Zyklenschwankungen von 0.82 auf 2.04% COV py,; ist folglich vor
allem auf die Lage der Verbrennung zuriickzufiihren, welche sich implizit aus der Parametrie-
rung des Verbrennungsmodells — entweder {iber die Vorgabe des Ziindzeitpunkts oder der
Schwerpunktlage — ergibt. Die Hintergriinde beziiglich der Abhingigkeit der Zyklenschwan-
kungen von der Lage der Verbrennung wurden bereits in Kap.4.4.5 ausfiihrlich behandelt.
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Abbildung 5.27: Normierter Massenumsatz iiber Kurbelwinkel, Mahle Downsizingmotor (8/25 bar,
2000 U/min, 30 Arbeitsspiele)

Zur Abbildung des Einflusses der Verbrennungslage auf die zyklischen Verbrennungs-
schwankungen (insbesondere auf den COV pp;) ist im Rahmen der Modellierung somit ledig-
lich die Implementierung einer EP-Schwankung konstanter Variationsbreite, tiber die letz-
tendlich auch die motorspezifische Modellabstimmung erfolgt, notwendig. Der Variationsbe-
reich der EP-Schwankung wird in Grad Kurbelwinkel angegeben, wobei dieser zunichst ge-
mil Gleichung 5.10 dem Modellabstimmungsparameter ¢zs entspricht. Da die EP-Variation
symmetrisch um den im Verbrennungsmodell parametrierten Brennbeginn erfolgt, ist an die-
ser Stelle nochmals zu betonen, dass diese aus physikalischer Sicht keinesfalls eine Ziindwin-
kelschwankung, sondern in erster Linie eine Schwankung der Entflammungsphasendauer dar-
stellen soll.

EPVarbereich [°K W] =78 (5.10)

Grundsitzlich wire eine Darstellung der Schwankungen der Entflammungsphase auch iiber
die SF-Variation denkbar. Da sich eine Variation der laminaren Flammengeschwindigkeit
allerdings iiber die gesamte Verbrennung auswirken wiirde, ergébe sich ein von der Realitit
deutlich abweichendes Schwankungsverhalten. In Abbildung 5.28 werden hierzu die normier-
ten Massenumsitze der SF- und EP-Variation miteinander verglichen. Es ist offensichtlich,
dass das Schwankungsverhalten der SF-Variation bei geringen Verdiinnungsgraden deutlich
vom realen Verhalten (siehe Abbildung 5.26 oder Abbildung 5.27) abweicht. Die Unterschie-
de zeigen sich vor allem in der frithen Entflammungsphase (rote Pfeile). Gerade hier ist je-
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doch tiber die EP-Variation eine sehr viel realistischere Wiedergabe der Zyklenstreuung mog-
lich, was letztendlich auch deren Notwendigkeit begriindet.
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Abbildung 5.28:Vergleich der normierten Massenumsdtze von SF- und EP-Variation, Mahle Downsi-
zingmotor

5.4.4 Drehzahlabhingigkeit der Zyklenschwankungen

Den Ausfiihrungen aus Kap.5.4.2 und 5.4.3 zur SF- bzw. EP-Variation lag bisher nur ein sehr
schmales Drehzahlband zugrunde. Aufgrund der gasdynamischen Zusammenhénge zwischen
Drehzahl und Zylinderinnenstromung bzw. Turbulenzverhalten ist es leicht nachvollziehbar,
dass fiir eine korrekte Wiedergabe der Zyklenschwankungen die Beriicksichtigung des Dreh-
zahleinflusses erforderlich sein kann. Beispielsweise konnte anhand des Mahle Downsizing-
motors und des Opel Z22YH (Kap.4.4.5) beobachtet werden, dass fiir sémtliche Volllastbe-
triebspunkte eine deutliche Abnahme der Zyklenschwankungen hin zu niedrigen Drehzahlen
erfolgt. Dies spielt gerade im Hinblick auf die Implementierung der EP-Schwankung eine
grof3e Rolle. Zur Untersuchung der Drehzahlabhédngigkeit der SF-Variation hingegen standen
lediglich ausgewéhlte Betriebspunkte im Niedriglastbereich des Mahle Downsizingmotors zur
Verfligung, wobei sich fiir diese auBerdem der Grad der Ladungsverdiinnung in vergleich-
sweise engen Grenzen (<20%) hielt. Mit steigender Drehzahl zeigte der Mahle Motor im un-
teren Teillastbereich sinkende COV py,;, wofiir allerdings auch der gleichzeitige Riickgang der
Restgasgehalte verantwortlich sein konnte. Inwiefern dies im Rahmen der Implementierung
der SF-Variation berticksichtigt werden muss, soll im Laufe dieses Kapitels erldutert werden.

Modellierung der Drehzahlabhiingigkeit der SF-Variation

Speziell im Hinblick auf eine Drehzahlerh6hung bei hoheren Verdiinnungsgraden konnte sich
diese positiv auf die Gemischhomogenisierung und somit auf die Verbrennungsstabilitét aus-
wirken. Unter der Annahme, dass dieser Effekt dominierend ist, miisste mit ansteigender
Drehzahl die Schwankungsbreite der SF-Variation geringer werden, um die gleichmifBigere
Flammenausbreitung korrekt wiederzugeben. Folglich wére die Bestimmung des SF-
Variationsbereichs geméB Gleichung 5.9 um einen drehzahlabhéngigen Term zu erweitern.
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Die mit der Drehzahl ansteigende Turbulenz wird im Rahmen des verwendeten Entrainment-
modells prinzipiell iiber den Turbulenzstartwert kg, beriicksichtigt. Hieriiber stellt sich ein
proportionaler Zusammenhang zwischen Drehzahl und turbulenter Schwankungsgeschwin-
digkeit u,,,, heraus — eine direkte drehzahlabhéngige Beeinflussung der laminaren Flammen-
ausbreitung, welche im Zyklenschwankungsmodell unter anderem den Variationsbereich der
SF-Schwankung bestimmt, existiert per Definition nicht. Allerdings setzt sich die Eindringge-
schwindigkeit uz aus der Summe von turbulenter Schwankungsgeschwindigkeit u,,,, und la-
minarer Flammengeschwindigkeit s; (siche Gleichung 3.10) zusammen. Der Einfluss einer
s.-Schwankung auf die Eindringgeschwindigkeit nimmt daher zwar mit ansteigender turbu-
lenter Schwankungsgeschwindigkeit respektive hoherer Drehzahl ab und auch die charakteris-
tische Brennzeit t erfdhrt liber die Taylorlédnge It einen gewissen Turbulenz- bzw. Drehzahl-
einfluss (siehe Gleichung 3.5 bzw. 3.6), jedoch zeigten die Untersuchungen, dass trotz alle-
dem zur Wiedergabe des Drehzahleinflusses im Rahmen des Zyklenschwankungsmodells ein
zusitzlicher drehzahlabhéngiger Korrekturterm vorzusehen ist. Hierzu sind in Abbildung 5.29
anhand des Mahle Downsizingmotors fiir jede Drehzahl die yzs-Werte aufgetragen, durch die
die gemessenen Zyklenschwankungen aufgrund des Ladungsverdiinnungseffekts am besten
approximiert werden konnten. Gut zu erkennen ist der iiber der Drehzahl {iberproportional
starke Anstieg der yzs. Eine Erhohung fiihrt gemil Gleichung 5.9 zu einer Verringerung der
Variationsbereichsbreite. Explizit wird diese Form der Drehzahlabhingigkeit iiber einen
quadratischen Korrekturterm (vgl. Glei-

chung 5.11) abgebildet. Vor diesem 7 : I +0.00871n(n}2
Hintergrund erfolgt die motorindividuel- ﬁ ' ’ 0

le Anpassung iiber den Abstimmpara- @ . ®
meter Yzs.mod, Welcher additiv in die _E 1.3 o
Drehzahlkorrektur eingeht und somit '? 1.2 PN »

keinen Einfluss auf die Form der Kor- £ 11 ~?

rekturfunktion hat. Da zur Untersuchung § 1 &~ i . SRR S
der Drehzahlabhéngigkeit iiber einen § o & Optimale Anpassung |
reprisentativen Bereich lediglich der & 0s 2 | "ther “"’gsf“”"‘f""” |
Mahle Downsizingmotor in Frage kam, 0 1 ) 3 4 5 6 7
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moglichkeiten. Dieser Umstand wird
durch den Zusatzparameter y, beriick-
sichtigt, der eine Anpassung der Dreh-

Abbildung 5.29: Drehzahlabhdngige Korrektur des

Abstimmparameters )zs, Mahle Downsizingmotor

zahlabhdngigkeit ermdglichen soll. Im Zuge der gesamten Untersuchungen — d.h. auch fiir die
Zyklenschwankungssimulationen des Daimler M271 und die Validierungsrechnungen an drei
weiteren Motoren — konnte dieser Faktor allerdings konstant auf 1 gehalten werden. Es wird
daher im Hinblick auf die spitere Modellabstimmung empfohlen diesen Parameter im Allge-
meinen zunichst auf 1 zu belassen.
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Modellierung der Drehzahlabhiingigkeit der EP-Variation

In Abbildung 5.30 sind anhand des Mahle Downsizingmotors fiir unterschiedliche Drehzah-
len (1500, 2000 und 4500 U/min) und Lasten (ca. 8 bzw. 27 bar) die normierten Summen-

brennverldufe von jeweils 30 Einzelarbeitsspielen dargestellt.

1| covp,,=0.64% |
0.9

1500 U/min

D000 00 DO
[ Tt NV I )

Norm. Massenumsatz [-]

/44: 362-367 °KW n.OT
7 )

! ! |

o

340 350 360 370 380 390 400
Kurbelwinkel [°KW n.OT]

0;| €OV p,,, = 0.74% i g

0.8

0.7

0.6
0.5

0.4

0.3

0.2
01 /

2000 U/min
Norm. Massenumsatz [-]

0 - T E

A =364-371 °KW n.OT
/ H ™ T T T |

340 350 360 370 380 390 400
Kurbelwinkel [°(KW n.OT]

[
—

1 covp,,=0.80% |
0.9

L5 1/ 4
0.6 = 8 KW

1

0.5
0.4

)

-

/

0.3

—
mamuw

4500 U/min
Norm. Massenumsatz [-]

0.2 1 ;I
0.1 7| = 362-370 *kw n.OT |
0 &

340 350 360 370 380 390 400
Kurbelwinkel [°KW n.OT]

Abbildung 5.30: Zusammenhang von Schwankungsbreite und Verbrennungslage, Mahle Downsizing-
motor (1500-4500 U/min, 8-27bar, 30 Arbeitsspiele)
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Wihrend iiber der Last die Schwankungsbreite der Verbrennungslage konstant bleibt und so-
mit lediglich die Schwerpunktlage fiir die Hohe der Zyklenschwankungen ausschlaggebend
ist, zeigt sich mit hoherer Drehzahl eine Verbreiterung des Schwankungsbereichs der
Schwerpunktlage von 5 °KW auf etwa 8 °KW. Damit verbunden ist ein Anstieg der Zyklen-
schwankungen von 0.64% auf 0.80% im Teillastbereich bzw. von 1.89% auf 4.02% im Voll-
lastbereich, was bei konstanter Schwerpunktlage einem prozentualen Anstieg von 25% (Teil-
last) bzw. 113% (Volllast) entspricht. Mit spdterer Verbrennungslage spielt der Drehzahlein-
fluss folglich eine zunehmend wichtigere Rolle. Auffillig ist auerdem, dass in niedrigen
Drehzahlbereichen beispielsweise von 1500 auf 2000 U/min die Schwankungen des Verbren-
nungsschwerpunkts sehr viel stirker zunehmen (~2 °KW) als es in hoéheren Drehzahlberei-
chen der Fall ist (~1 °KW bei einem Drehzahlanstieg von 2000 auf 4500 U/min). Eine Zu-
sammenfassung dieses Verhaltens iiber den kompletten Drehzahlbereich von Mahle und Opel
Motor kann Abbildung 5.31 entnommen werden. Hierin sind im linken Diagramm die
Schwankungsbereiche der EP-Variation iiber der Drehzahl fiir Mahle und Opel Motor darges-
tellt — diese ergaben sich aus einer drehzahlspezifischen manuellen Anpassung der EP-
Variation mit Hinblick auf eine optimale Approximation der COV pyi im Volllastbereich. In
diesen EP-Variationsbereichen wird somit — in Anlehnung an die Ergebnisse aus Kap.4.4.5 —
das Zusammenspiel der Drehzahleinfliisse auf Entflammungsphase, Verbrennungsturbulenz
und Kurbelwinkel-Zeitskala-Verhiltnis wiedergegeben. Im rechten Diagramm dieser Abbil-
dung ist nach /HERD1/ die Magerlaufgrenze — welche in erster Ndherung auch als MaB fiir
die Verbrennungsstabilitit herangezogen werden kann — qualitativ iiber der Strémungsge-
schwindigkeit quer zur Ziindkerzenachse aufgetragen. Gut zu erkennen ist, dass bei 5 m/s das
Maximum der Verbrennungsstabilitit erreicht ist und anschlieBend mit zunehmender Stro-
mungsgeschwindigkeit die Magergrenze relativ stark abnimmt, um dann ab etwa 10 m/s in
einen deutlich flacheren Abfall iiberzugehen. Dieser Verlauf ldsst sich iiber die Betrachtung
des Ziindvorgangs bzw. liber die Auslenkung des Funkenplasmas erkldren, welche bei erh6h-
ten Stromungsgeschwindigkeiten zum Funkenabriss bzw. zu entsprechenden Wiederziindun-
gen fiihren kann (genauer nachzuvollziehen in Kap.4.4.5 bzw. anhand von Abbildung 4.47).
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Abbildung 5.31: Physikalische Hintergriinde der Drehzahlabhdngigkeit der EP-Schwankung, in An-
lehnung an /HERD1/
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Unter der Annahme, dass bei 1000 U/min und einer mittleren Kolbengeschwindigkeit von 2.5
m/s eine Stromungsgeschwindigkeit von 5 m/s und bei 6000 U/min bzw. 14.8 m/s eine Stro-
mungsgeschwindigkeit von etwa 30 m/s an der Ziindkerze realistisch ist, ergibt sich fiir das
Drehzahlband des Mahle Motors der im Diagramm eingezeichnete Geschwindigkeitsbereich.
Innerhalb dieses Bereichs zeigt der Verlauf der Magerlaufgrenze eine qualitativ vergleichbare
Auspragung wie die der drehzahlspezifischen Anpassung der EP-Schwankung (linkes Diag-
ramm). Bei geringer Drehzahl (1000-1500 U/min) bzw. einer Stromungsgeschwindigkeit von
ungefdhr 5 m/s liegt das Stabilititsmaximum vor — dementsprechend muss der EP-
Schwankungsbereich hier auch minimal werden. Der anschlieBende starke Anstieg des
Schwankungsbereichs bis 2000 U/min korreliert zudem mit dem ebenfalls starken Abfall der
Magergrenze bis 10 m/s. Daraufhin steigt der EP-Schwankungsbereich nur noch sehr leicht
iiber der Drehzahl an. Analog dazu verlduft der Abfall der Magergrenze ab 10 m/s deutlich
flacher als zuvor. Auf diese Weise kann die Drehzahlabhédngigkeit der EP-Variation anhand
des Verlaufs der Magergrenze iiber der Stromungsgeschwindigkeit sehr gut nachvollzogen
werden. Wie diese Zusammenhinge im Rahmen des Zyklenschwankungsmodells implemen-
tiert wurden, soll im folgenden Abschnitt erléutert werden.

Im Rahmen des FVV Zylindermoduls /GRIL4/ besteht aktuell weder die Moglichkeit einer
direkten Abbildung des Stromungseinflusses auf den Ziindvorgang noch existiert ein phino-
menologisches Modell, welches diesen Einfluss darstellen wiirde. Grundsitzlich wire die
Erstellung eines solchen Modells zwar denkbar, nicht aber Ziel dieser Arbeit. Aus diesem
Grund erfolgt die Berlicksichtigung der Drehzahlabhéngigkeit iiber einen empirischen Ansatz
aufbauend auf den Daten der Mahle und Opel Motoren. In Abbildung 5.32 sind fiir die er-
wihnten Versuchstriager die drehzahlspezifisch optimal angepassten Schwankungsbereiche
der EP-Variation mitsamt zugehoriger Na-
herungsfunktion dargestellt. Die Nihe-
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5.4.5 Modelliibersicht

Abbildung 5.33 zeigt eine Gesamtiibersicht der Wirkungsweise des Zyklenschwankungsmo-
dells. Insbesondere soll hierdurch der Zusammenhang von Modellparametrierung, Simulation
des mittleren Arbeitsspiels und den beiden Parametervariationen néher erldutert werden.
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Abbildung 5.33: Ermittlung der SF- und EP-Variationsbereiche

Wie der Darstellung zu entnehmen ist, sind lediglich zwei Hauptabstimmparameter
(%zs/Yzs.mod> ®zs) Und ein Zusatzparameter (Ypasis) flr eine motorspezifische Anpassung des
Zyklenschwankungsmodells notwendig — ¥zs/YXzsmod Und Ypasis Zur Anpassung der SF-
Variation und ¢zs zur Anpassung der EP-Variation. Die Modellparameter konnen aufgrund
ihrer unterschiedlichen Wirkungsbereiche (Teillast/Volllast) getrennt voneinander abgestimmt
werden, was die Handhabung des Modells sehr erleichtert. Diese Form der separaten Ab-
stimmung hat zudem den Vorteil einer individuellen Anwendbarkeit des Modells. Soll bei-
spielsweise nur die Volllastlinie untersucht werden, so ist auch nur ein Modellparameter (in
diesem Fall ¢zs) abzustimmen (siehe hierzu auch Kap.6.1). Neben der Parametrierung des
Zyklenschwankungsmodells werden explizit zur Bestimmung des SF-Variationsbereichs wei-
tere Kenngrofen der Verbrennung benétigt. Aus diesem Grund muss vor der Simulation der
Zyklenschwankungen die Berechnung des mittleren Arbeitsspiels erfolgen. Daraus lassen sich
anschlieBend die maximale laminare Flammengeschwindigkeit s max, die 0-10% bzw. 10-90%
Brenndauern und die maximale Temperatur in der unverbrannten Zone Tyvy max ermitteln. Zu-
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dem ist zur Simulation der Zyklenschwankungen die Kenntnis der Motodrehzahl notwendig.
Beide Variationsbereiche (EP- und SF-Variation) werden dquidistant diskretisiert — der SF-
Variationsbereich in fiinf und der EP-Variationsbereich in drei Unterteilungen. Auf diese
Weise ergeben sich insgesamt 15 Parameterkombinationen, die jeweils reprisentativ fiir ein
Zyklenschwankungsarbeitsspiel stehen. Fiir jedes dieser Arbeitsspiele wird eine Simulations-
rechnung durchlaufen. Im Anschluss daran werden die Ergebniswerte — insbesondere der in-
dizierte Mitteldruck — {iber die in Abbildung 5.34 dargestellte Verteilungsfunktion gewichtet.
Aus den gewichteten Mitteldriicken wird abschlieBend die Standardabweichung des ppi bzw.
der COV ppi zur Quantifizierung der Zyklenschwankungen ermittelt (vgl. Kap.5.2).
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Abbildung 5.34: Ermittlung der STABW p.,; aus den SF- und EP-Variationsbereichen
5.5 Ergebnisse des Zyklenschwankungsmodells
5.5.1 Ergebnisse Daimler M271

Da die Darstellung der Simulationsergebnisse von iiber 1000 untersuchten Betriebspunkten
ein sinnvolles Mal3 {ibersteigen wiirde, soll im Folgenden nur ein Auszug der Ergebnisse des
Daimler M271 vorgestellt werden. Dieser gibt allerdings einen reprisentativen Uberblick iiber
die komplette Messdatenbasis, so dass die Simulationsgiite des Modells hinreichend bewertet
werden kann. Die Betriebspunkte sind in Messreihen konstanter Drehzahl, Last und Nocken-
wellengeometrie zusammengefasst. Innerhalb dieser Messreihen werden sowohl Einlass- als
auch Auslass-Steuerzeiten in der Form variiert, dass bei jeweils konstanter Einlass-Steuerzeit
das Auslassventil sukzessive in Richtung groflerer Ventiliiberschneidung verstellt wird. Als
Folge dessen steigt der Grad der internen Abgasriickfiihrung bzw. der Ladungsverdiinnung
kontinuierlich an und ermdoglicht auf diese Weise die Untersuchung von Steuerzeiten- und
Restgaseinfluss auf die Zyklenschwankungen.

Vergleich der STABW pp;

In Abbildung 5.35 werden fiir simtliche, applizierte Einlassnockenwellen (80°, 100°, 180°,
210° und 230°) bei konstanter Drehzahl und Last (1600 U/min, 3 bar py;) die Zyklenschwan-
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kungen der Messung mit denen der Simulation verglichen. Der charakteristische Sdgezahn-
verlauf der STABW py,; ergibt sich dabei infolge der oben bereits erwdhnten kontinuierlich
zunehmenden Verdiinnungsgrade.
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Abbildung 5.35:Vergleich Simulation und Messung fiir verschiedene Einlassnockenkonturen, Daimler
M271 (1600 U/min, 3 bar)

Allgemein ist zu berilicksichtigen, dass in Bereichen hoher Restgasverdiinnung und de-
mentsprechend starken Verbrennungsschwankungen — hier in etwa bei 10% COV pp,; — neben
der Belastbarkeit des gemittelten Druckverlaufs auch die Bestimmung der Restgasgehalte
iiber die Ladungswechselrechnung kritisch betrachtet werden miissen. Da jedoch fiir praxis-
nahe Anwendungen die Laufgrenze deutlich unterhalb von 10% COV pmi liegen diirfte, ist
daher vor allem in diesem Bereich auf eine hohe Approximationsgiite zu achten. In samtli-
chen Diagrammen schon zu erkennen ist, dass einerseits die Tendenz der mit hoheren Rest-
gasgehalten ansteigenden Zyklenschwankungen gut abgebildet wird und andererseits auch die
Absolutwerte der STABW ppi groBtenteils zufriedenstellend wiedergegeben werden. Zudem
sind diese Ergebnisse vor dem Hintergrund deutlich variierender Stromungsrandbedingungen
(infolge unterschiedlicher Nockenkonturen und Steuerzeitenvariationen) zu bewerten. Dass
hierfiir keine erneute Anpassung der Abstimmparameter des Zyklenschwankungsmodells
notwendig war, ist essentiell im Hinblick auf eine vorhersagefahige Simulation.
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Abbildung 5.36: Vergleich Simulation und Messung fiir verschiedene Betriebspunkte, Daimler M271

(180° Nockenwelle)

In Ergdnzung dazu zeigt Abbildung 5.36 fiir die 180° Nockenwelle die Simulationsergebnisse
von Messreihen unterschiedlicher Last und Drehzahl. Zwar sind sowohl Drehzahl- als auch
Lastbereich mit 1200 bis 2000 U/min bzw. 2 bis 4 bar pp,; relativ klein und decken somit nur
den unteren Teillastbereich ab. Jedoch bietet gerade dieser Bereich ein hohes Potential fiir
Entdrosselungsstrategien wie die interne Abgasriickfithrung und ist zudem fiir aktuelle Fahr-
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zyklen wie den NEFZ von groBler Bedeutung. Wie auch in Abbildung 5.35 konnen in Abbil-
dung 5.36 abhingig von den Einlasssteuerzeiten gewisse Unterschiede in der Simulationsge-
nauigkeit beobachtet werden. Exemplarisch ist hierzu iiber die Drehzahl- und Lastvarianten
hinweg jeweils ein Bereich konstanter E-MOP Steuerzeit hervorgehoben (griin hinterlegt), um
die Approximationsgiite unabhingig vom Steuerzeiteneinfluss bewerten zu konnen. Es zeigt
sich, dass fiir alle Lasten und Drehzahlen im Rahmen einer steuerzeitneutralen Betrachtung
die Standardabweichungen des Mitteldrucks sowohl in der Tendenz als auch im Absolutwert
sehr gut wiedergegeben werden.

Zusammenfassend ldsst sich aus diesen Erkenntnissen zunichst ableiten, dass das Zyklen-
schwankungsmodell den Einfluss der Restgasverdiinnung gut abbildet. Auf Anderungen der
Ladungswechsels (Steuerzeiten, Nockenkonturen bzw. Ventilhubkurven) reagiert das Modell
im Rahmen der Moglichkeiten einer nulldimensionalen Prozessrechnung robust und gibt die
Absolutwerte der STABW py,; in weiten Bereichen zufriedenstellend wieder. Bei konstanter
Einlassnockenwellengeometrie und E-MOP Steuerzeit zeigt das Zyklenschwankungsmodell
eine sehr hohe Approximationsgiite. Aus diesen Beobachtungen lassen sich zum einen die
Grenzen des Zyklenschwankungsmodells (siehe auch Kap.5.6) und zum anderen aber auch
die Vermutung ableiten, dass unter Beriicksichtigung der Ladungsbewegung und des de-
mentsprechend beeinflussten Turbulenzniveaus eine weitere Steigerung der Simulationsge-
nauigkeit erreicht werden konnte.

Vergleich der Haufigkeitsverteilungen

In Kap.4.4.1 wurden im Rahmen der Messdatenauswertung unter anderem die Zyklen-
schwankungen anhand der Haufigkeiten der 0-10% bzw.10-90% Brenndauer untersucht.
Hierbei stellt sich die Frage, inwieweit das Zyklenschwankungsmodell in der Lage ist, diese
Haufigkeitsverteilungen abzubilden. Abbildung 5.37 zeigt anhand der 80° Nockenwelle je-
weils fiir Betriebspunkte unterschiedlichen Restgasgehalts einen Vergleich von simulierten
und gemessenen Hiufigkeitsverteilungen von 0-10% und 10-90% Brenndauer. Das Zyklen-
schwankungsmodell wurde dabei betriebspunktindividuell im Hinblick auf eine optimale
Approximation der STABW p,,; abgestimmt. Beziiglich der Héaufigkeitsverteilungen der
Brenndauern betrdgt die Intervallbreite 0.5 Grad Kurbelwinkel. Die 0-10% Brenndauer von
Messung und Simulation ist dabei jeweils auf den im Steuergerit applizierten Ziindzeitpunkt
bezogen. Fiir den Restgasgehalt von knapp 15% stimmen sowohl Lage als auch Form der
Haufigkeitsverteilungen der 0-10% Brenndauer schon iiberein. Auch die Schwankungen der
Hauptverbrennungsphase (10-90% Brenndauer) werden sehr gut wiedergegeben. Mit anstei-
gendem Restgasgehalt (27%) zeigt sich bis auf eine Ausnahme ein &hnliches Bild: Zwar wird
die mittlere 0-10% Brenndauer der Messung immer noch gut approximiert, jedoch zeigt die
Messung dariiber hinaus eine ausgeprigte asymmetrische Verteilung, welche in der Form
nicht iiber das Zyklenschwankungsmodell vorhergesagt wird. Die simulierte Verteilung der
10-90% Brenndauer zeigt allerdings wiederum eine sehr gute Ubereinstimmung, wobei hier
die Asymmetrie der Messdaten simulativ abgebildet werden konnte. Im Ubrigen ergibt sich
die charakteristische Aufteilung der Héaufigkeitsbalken aus der Funktionsweise des Zyklen-
schwankungsmodells, da fiir jeden Betriebspunkt je fiinf SF-Variationswerte und drei EP-
Variationswerte berechnet werden (vergleiche auch Kap.5.4.5).
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Abbildung 5.37:Vergleich der simulierten und indizierten Hdufigkeitsverteilungen von 0-10% bzw. 10-
90% Brenndauer, Daimler M271 (80° Nockenwelle, 1600 /min, 3 bar)

Vergleich der COV n rea und COV Qpum

Eine weitere interessante Darstellungsmoglichkeit der Zyklenschwankungen ist geméaf
Kap.4.4.3 die Betrachtung des COV M req liber dem COV ppi. In Abbildung 5.38 werden fiir
80°, 180° und 230° Nockenwelle die entsprechenden Werte von Simulation und Messung
miteinander verglichen. Diese ergeben sich jeweils aus Variationen der Einlass- und Auslass-
steuerzeiten bei konstanter Drehzahl und Last — analog zu Abbildung 5.35. Die Diagramme
zeigen, dass die Simulation das Abdriften von der Winkelhalbierenden in der Tendenz wie-
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dergeben kann, die Stirke des Abdriftens jedoch unterschitzt. Hintergrund konnte einerseits
die fehlende Beriicksichtigung des Qpum Grundschwankungsniveaus im Zyklenschwankung-
smodell und andererseits die Tatsache sein, dass die unvollkommene Verbrennung aufgrund
von Flammenldschung nicht im Verbrennungsmodell abgebildet werden kann. Lediglich eine
Verbrennung, die derart langsam voranschreitet, dass sie zum Rechenende bzw. AO noch
nicht abgeschlossen ist, wiirde im verwendeten Verbrennungsmodell die umgesetzte Brenn-
stoffenergie beeinflussen.
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Abbildung 5.38: COV 1y, req tiber COV p,,; fiir verschiedene Einlassnockenkonturen, Daimler M271
(1600 U/min, 3 bar)

Erginzend zu obigen Ausfithrungen sind in den Diagrammen von Abbildung 5.39 fiir
dieselben Messreihen die Schwankungen der umgesetzten Brennstoffenergie {iber den
Schwankungen des indizierten Mitteldrucks aufgefiihrt. Deutlich zu erkennen ist, dass in allen
Féllen das Qpum Grundschwankungsniveau in der Simulation nicht wiedergegeben wird, da
beispielsweise stochastische Schwankungen der Gemischzusammensetzung prinzipiell nicht
im Zyklenschwankungsmodell beriicksichtigt werden. Erst bei hoheren COV py,i, nehmen die
Schwankungen der umgesetzten Brennstoffenergie zu. Dies ist zundchst auf die bereits
erwihnten, extrem langsam brennenden Arbeitsspiele zurlickzufithren, deren Massenumsatz
bei AO noch nicht vollstéindig abgeschlossen ist. Dariiber hinaus spielt diesbeziiglich (vor
allem bei den breiten und Standardnockenwellen) das Auftreten von Verbrennungsaussetzern
eine wichtige Rolle. Fiir die 80° Nockenwelle erfolgt dieser Anstieg etwas frither als fiir die
breiteren Nockenwellen (180°, 230°), da das geringe Turbulenzniveau der 80° Nockenwelle
eine sehr langsame Verbrennung und somit eine stirkere Restgasempfindlichkeit bewirkt. Im
Anhang (Abbildung 9.13) wird dies exemplarisch anhand von simulierten
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Summenbrennverldufen eines ausgewdhlten Betriebspunkts der 80° Nockenwelle
verdeutlicht. Ab etwa 8% COV ppn zeigt allerdings auch die Messung iiber alle
Einlassnockenkonturen hinweg einen linearen Anstieg der COV Qgun. Dieser Anstieg wird
durch das verstirkte Auftreten von Quenchingeffekten und Verbrennungsaussetzern
hervorgerufen. Im Rahmen des Zyklenschwankungsmodells kdnnen Verbrennungsaussetzer
sehr schon modelliert werden, so dass dieser Anstieg simulativ gut wiedergegeben werden
kann.
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Abbildung 5.39: COV Qg tiber COV p,,; fiir verschiedene Einlassnockenkonturen, Daimler M271
(1600 U/min, 3 bar)

Fazit

Abbildung 5.35 und Abbildung 5.36 haben gezeigt, dass das Zyklenschwankungsmodell auch
ohne Beriicksichtigung von Steuerzeiten- bzw. Stromungseinfliissen in der Lage ist, die Stan-
dardabweichung des pn;i zufriedenstellend vorherzusagen. Dabei liegt die Vermutung nahe,
dass die Approximationsgiite noch weiter gesteigert werden konnte, sofern der Steuerzeiten-
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einfluss auf die Stromung und das Turbulenzniveau modellierbar wére. Die unvollkommenen
Verbrennungen aufgrund von Quenchingeffekten und das Qgum Grundschwankungsniveau
werden prinzipiell nicht im Verbrennungs- bzw. Zyklenschwankungsmodell abgebildet, wo-
durch in den Bereichen der Laufgrenze die Realitdt nur unzureichend wiedergegeben werden
kann (siche Abbildung 5.38 und Abbildung 5.39). Dieser unvermeidbare Nachteil spiegelt
sich jedoch nicht direkt in der Simulation der COV p.,; wider, da Riickkoppelungs- oder
Quenchingeffekte implizit in der motorspezifischen Abstimmung der SF-Variation beriick-
sichtigt werden. Abgesehen davon bildet das Zyklenschwankungsmodell die Realitit gut ab,
was unter anderem auch an dem Vergleich von simulierten und gemessenen Haufigkeitsver-
teilungen der 0-10% und 10-90% Brenndauer aus Abbildung 5.37 beobachtet werden kann.
Insbesondere ist festzuhalten, dass das Modell ebenfalls in der Lage ist die Asymmetrie der
Héufigkeitsverteilungen fiir hohe Verdiinnungsgrade darzustellen.

5.5.2 Ergebnisse MTU BR4000

Anhand des MTU BR4000 soll die Simulationsgiite des Zyklenschwankungsmodells im Falle
der Ladungsverdiinnung mit Luftiiberschuss demonstriert werden. In Abbildung 5.40 werden
hierzu fiir Einzylinder und Vollmotor die simulierten und gemessenen COV p,; gegeniiberge-

stellt.
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Abbildung 5.40: Vergleich Simulation und Messung fiir eine A - und eine kombinierte A-ZZP-
Variation, MTU BR 4000 (Einzylinder/Vollmotor, 1500 U/min, 17-23 bar)
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Dabei wird fiir beide Versuchstriager jeweils eine Luftverhiltnisvariation an die Abmage-
rungsgrenze und eine kombinierte Luftverhidltnis- und Ziindzeitpunktsvariation untersucht.
Beziiglich der Luftverhiltnisvariation zeigt sich sowohl flir den Einzylinder- als auch fiir den
Vollmotor eine sehr hohe Approximationsgiite. Auch fiir die kombinierte Variation von Luft-
verhiltnis und Ziindwinkel liefert das Modell gute Ergebnisse. Hierbei hervorzuheben ist,
dass das Zyklenschwankungsmodell demzufolge auch die Stabilisierung der Verbrennung an
der Magerlaufgrenze infolge einer Frithverstellung des Ziindzeitpunkts richtig wiedergeben
kann.

5.5.3 Ergebnisse Mahle Downsizingmotor

Ein wichtiger Versuchstriiger zur Uberpriifung der Allgemeingiiltigkeit und Praxistauglichkeit
des Modells ist der Mahle Downsizingmotor. Die zur Verfiigung stehende Messdatenbasis
umfasst einen Drehzahlbereich von 1000 bis 6000 U/min und erstreckt sich iiber effektive
Mitteldriicke von 2 bis 30 bar. Abbildung 5.41 stellt fiir Messung und Simulation die Zyklen-
schwankungen qualitativ im Kennfeld dar. Dieser Vergleich macht deutlich, dass das Modell
auch iiber ein komplettes Kennfeld das Schwankungsniveau tendenziell richtig wiedergeben
kann. So wird beispielsweise der Anstieg der Verbrennungsschwankungen hin zu hohen Las-
ten oder bei niedrigen Lasten und Drehzahlen schon vorhergesagt. An dieser Stelle soll er-
wiéhnt werden, dass sowohl Verbrennungs- als auch Zyklenschwankungsmodell einmalig fiir
den kompletten Kennfeldbereich abgestimmt wurden und die Ergebnisse somit auf Basis ei-
nes Parametersatzes zustande kamen.
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Abbildung 5.41: Qualitativer Vergleich der COV p,,; von Simulation und Messung iiber Last und
Drehzahl, Mahle Downsizingmotor (1000-6000 U/min, 2-30 bar)

Nichtsdestotrotz existieren offensichtlich Bereiche, in denen das Modell noch Abweichungen
von den Ergebnissen der Messung zeigt — so z.B. bei 4000 bzw. 4500 U/min und Lasten zwi-
schen 2 bis 8 bar ppe. Die Unterschiede von Messung und Simulation werden qualitativ in
Abbildung 5.42 dargestellt, wobei insbesondere die Zyklenschwankungen (COV ppi) bei ei-
nem Drehzahlschnitt von 4000 bzw. 4500 U/min betrachtet werden. Im linken Diagramm sind
besagte Abweichungen von simulierten und gemessenen Zyklenschwankungen iiber dem
kompletten Kennfeld aufgetragen. Vor allem im unteren Lastbereich bei 4000 bzw. 4500
U/min sind die Abweichungen augenscheinlich (rot). Ein Schnitt durch alle Lasten bei besag-
ten Drehzahlen (Diagramme rechts) zeigt, dass sich die Abweichungen im unteren und mittle-
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ren Teillastbereich durch zu hoch simulierte COV py,; ergeben. Dabei stellt sich zum einen die
Frage nach der Belastbarkeit der Messdaten, da der plotzliche Abfall der gemessenen Zyklen-
schwankungen bei Lasten kleiner 8 bar im Vergleich zu anderen Drehzahlbereichen als eher
untypisch einzuordnen ist. Zum anderen sind die Ergebnisse insbesondere vor dem Hinter-
grund zu bewerten, dass die COV pyy, hier auf einem relativ geringen Niveau (<1% COV pp,;)
liegen und daher in der spédteren Modellanwendung nicht relevant sein diirften.
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Abbildung 5.42: Qualitative Darstellung der Abweichung von simulierten und gemessenen COV p,,;
Mahle Downsizingmotor (1000-6000 U/min, 2-30 bar)

Um letztendlich ein allgemeines Bild von der Approximationsgiite des Zyklenschwankung-
smodells zu erhalten, werden in Abbildung 5.43 iiber alle untersuchten Betriebspunkte hin-
weg die COV pp,; der Messung und der Simulation miteinander verglichen. Die Betriebspunk-
te sind zunichst nach Drehzahl und innerhalb einer konstanten Drehzahl nach Last sortiert.
Sowohl die Anstiege der Zyklenschwankungen mit zunehmender Last als auch die infolge der
Ladungsverdiinnung stérkeren Schwankungen im Teillastbereich bei geringen Drehzahlen
werden vom Modell quantitativ sehr gut abgebildet.
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Abbildung 5.43: Vergleich der simulierten und gemessenen COV p,., Mahle Downsizingmotor (1000-
6000 U/min, 2-30 bar)

5.5.4 Ergebnisse Opel Z22YH

Im Gegensatz zum Mahle Downsizingmotor deckt der Opel Z22YH nur einen vergleichswei-
se kleinen Kennfeldbereich ab — die Volllastlinie. Diese wurde allerdings intensiv untersucht,
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indem fiir jede Drehzahl eine Ziindzeitpunktsvariation vermessen wurde. Hierflir wurde der
Zindzeitpunkt sukzessive nach friith verstellt, was eine Reduktion der Zyklenschwankungen
bewirkte. Dies kann unter anderem in Abbildung 5.44 nachvollzogen werden.
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Abbildung 5.44: Qualitativer Vergleich der COV p,,; von Simulation und Messung iiber Schwerpunkt-
lage und Drehzahl, Opel Z22YH (1000-6000 U/min, Volllast)

Die Abbildung zeigt einen qualitativen Vergleich der Zyklenschwankungen von Messung und
Simulation iiber Drehzahl und Schwerpunktlage. Auch hier gibt das Modell die Tendenzen,
wie beispielsweise die Abnahme des Schwankungsniveaus bei frithen Schwerpunktlagen oder
geringen Drehzahlen, zufriedenstellend wieder. Die Frage nach den Absolutwerten der Ver-
brennungsschwankungen soll in Abbildung 5.45 beantwortet werden. Hierin sind fiir alle Be-
triebspunkte die simulierten und gemessenen COV py,, der Drehzahl und Ziindwinkellage
nach geordnet, aufgetragen. Hierin wird deutlich, dass auch die Absolutwerte der Zyklen-
schwankungen vom Modell sehr gut wiedergegeben werden konnen.
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Abbildung 5.45: Vergleich der simulierten und gemessenen COV p,,;, Opel Z22YH (1000-6000 U/min,
Volllast)

5.6 Grenzen des Zyklenschwankungsmodells

Anhand der Beobachtungen und Erkenntnisse aus Kap.5.5 konnten die Moglichkeiten des
Zyklenschwankungsmodells sehr gut aufgezeigt werden. Gleichzeitig zeigten sich in diesem

Zusammenhang allerdings auch die Grenzen des Modells. Diese sollen im Folgenden ndher
erldutert werden.



Modellierung der Zyklenschwankungen 125

Nulldimensionale Modellierung

Die nulldimensionale Arbeitsprozessrechnung bietet keine rdumliche Auflosung. Sie basiert
lediglich auf der Energie- und der Massenbilanz und auf der thermischen Zustandsgleichung
idealer Gase. Lokale Phdnomene (Temperatur- und Gemischinhomogenitdten) konnen nicht
oder nur sehr rudimentir — z.B. durch die Einflihrung thermodynamischer Zonen — wiederge-
geben werden. Ebenso ist keine direkte Darstellung des Stromungsfelds oder der Drall- und
Tumblestromung moglich. Samtliche verbrennungsrelevante Einfliisse, die nicht iiber die
oben erwéhnten Gleichungen abgedeckt werden, miissen folglich modelliert werden. Das
Zyklenschwankungsmodell kann somit maximal auch nur die Simulationsgenauigkeit der
Modelle erreichen, auf denen es basiert. Vor diesem Hintergrund muss beispielsweise bei sehr
hohen Restgasgehalten beriicksichtigt werden, dass aufgrund einer im Vergleich zur Realitdt
unverhéltnisméBig stark verzdgerten Flammenausbreitung das Verbrennungsmodell teilweise
zu geringe indizierte Mitteldriicke ausgibt.

Unvollkommene Verbrennung

Die Mdoglichkeiten zur Beriicksichtigung der unvollkommenen Verbrennung innerhalb der
realen Arbeitsprozessrechnung sind eingeschrénkt und definieren mitunter die Grenzen der
phdanomenologischen Modellierung der Zyklenschwankungen. Zundchst wére hierzu die unter
anderem in Kap.4.4.3 beschriebene Grundschwankung der umgesetzten Brennstoffenergie zu
nennen. Deren simulative Wiedergabe wére prinzipiell zwar denkbar — beispielsweise konnte
iiber eine dritte Parametervariation von Kraftstoff- oder Luftmasse eine Luftverhéltnis-
schwankung dargestellt werden. Jedoch stinde der zusétzliche Abstimm- und Rechenaufwand
nicht in Relation zu dem dadurch moéglichen Zugewinn an Simulationsgenauigkeit, da die
Qpum Grundschwankung nur einen verhéltnismédBig kleinen Teil der Zyklenschwankungen
ausmacht.

Einen vermutlich stirkeren Einfluss wird den Schwankungen der unvollkommenen Verbren-
nung zugesprochen, die sich bei Betriebspunkten hoher Abmagerung oder AGR-Raten im
Zuge von Flammenloschungen ergeben. Aus einem hohen Verdiinnungsgrad resultiert einer-
seits eine verlangsamte Verbrennung, die unter Umstinden zum Zeitpunkt von AO noch nicht
abgeschlossen ist und somit einen unvollkommenen Massenumsatz bewirkt. Andererseits
kann eine unvollkommene Verbrennung auch durch Quenchingeffekte an hochkonzentrierten
Inertgasgebieten (Restgas, Luftiiberschuss) verursacht werden. Wéahrend im Rahmen der Pro-
zessrechnung eine verlangsamte Flammenausbreitung und deren Folgen noch gut iiber die
laminare Flammengeschwindigkeit abgebildet werden, konnen lokale Flammenldschungsef-
fekte prinzipiell nicht dargestellt werden, da hierfiir die Kenntnis der Gemischverteilung bzw.
des Grads der Homogenisierung fehlt. Dies schrankt in Bereichen hoher Ladungsverdiinnung
die Simulationsgenauigkeit ein, was unter anderem auch in den Kapiteln 5.3.5 und 5.5.1 be-
legt wurde. Im Zuge dessen konnen explizit auch keine Riickkoppelungen (siehe Kap.5.3)
infolge von Quenching modelliert werden, selbst wenn eine Beriicksichtigung des Riickkop-
pelungseffekts nach Kap.5.3.3 vorgesehen werden wiirde. Dies spielt im Hinblick auf eine
Implementierung des Zyklenschwankungsmodells im Rahmen einer 1D-Stromungssimulation
eine wichtige Rolle, da durch die simulative Darstellung des Ladungswechsels zwar die
Riickkoppelung an sich wiedergegeben werden kann, dies allerdings auch nur insoweit es die
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Moglichkeiten des Verbrennungsmodells zulassen — mit anderen Worten, wenn keine unvoll-
kommene Verbrennung aufgrund von Flammenldschung simuliert wird, kann im anschlie-
Benden Arbeitsspiel auch keine entsprechende Riickkoppelung erfolgen. Dieser Umstand wird
allerdings durch die Tatsache entschérft, dass der Riickkoppelungseffekt ohnehin nicht phi-
nomenologisch im Rahmen der Zyklenschwankungsmodells abgebildet wird. Die Hauptgriin-
de hierfiir, die unter anderem ausfiihrlich in Kap.5.3.6 erldutert werden, liegen zum einen im
relativ geringen Nutzen-Aufwand-Verhiltnis und zum anderen in der Moglichkeit zur einfa-
chen, empirischen Darstellung der Riickkoppelung iiber die Nidherungsfunktion der SF-
Variation (siche Abbildung 5.22). Diese soll im Ubrigen sidmtliche Effekte beschreiben, die
im Zuge der Ladungsverdiinnung zu einem Anstieg der Verbrennungsschwankungen fiihren,
was insbesondere auch die oben erwédhnten Phdnomene beinhaltet (Qpym Grundschwankung
und partielle Flammenloschung). Diesbeziiglich bestehen die Grenzen des Zyklenschwan-
kungsmodells nicht in der Darstellung dieser Effekte an sich, sondern lediglich in der Art der
Darstellung — die da wire empirisch statt phdnomenologisch.

Drehzahleinfluss

Zwar basiert die Beriicksichtigung der Drehzahlabhéngigkeit im Rahmen der SF- und EP-
Variation auf physikalischen Uberlegungen, jedoch erfolgte die Aufstellung und Abstimmung
der Korrekturterme (vgl. Abbildung 5.29 und Abbildung 5.32) lediglich anhand des Mahle
Downsizingmotors und im Falle der EP-Variation zusétzlich {iber den Opel Z22YH. Somit
kann nicht zwangsldufig von einer Allgemeingiiltigkeit ausgegangen werden. Dieser Nachteil
soll gemél Gleichung 5.11 und 5.12 {iber die zusitzlichen Freiheitsgrade y, bzw. ¢, ausgeg-
lichen werden, welche im Rahmen der Untersuchungen — das heif3t fiir die vier Versuchstriger
und die drei Validierungsmotoren — konstant auf 1 belassen werden konnten. Im Hinblick auf
die Anwendung des Zyklenschwankungsmodells ergibt sich dadurch keine direkte Einschrin-
kung der Vorhersagefahigkeit, allerdings soll angemerkt werden, dass aufgrund der zur Ver-
fligung stehenden Messdatenbasis die Notwendigkeit eines weiteren motorspezifischen Ab-
stimmparameters zur Darstellung des Drehzahleinflusses nicht ausgeschlossen werden konnte.

Stromungseinfluss

Prinzipbedingt besteht in der realen Arbeitsprozessrechnung nicht die Mdoglichkeit einer di-
rekten Darstellung der Stromungseinfliisse. Da jedoch fiir die Ermittlung des Brennverlaufs
die Kenntnis der Brennraumturbulenz obligatorisch ist, wird die Dissipation selbiger in die-
sem Fall iiber ein isotropes k-e-Modell berechnet. Dieses wird liber den so genannten Cy-
Wert, welcher das initiale, globale Turbulenzniveau angibt, abgestimmt. Stromungsrelevante
Phédnomene, wie Drall- und Tumblestromungen und deren Einfluss auf die Turbulenzdissipa-
tion, sind im Rahmen des verwendeten Prozessrechnungstools noch® nicht modelliert, so dass

% Zum gegenwiirtigen Zeitpunkt wird im Rahmen eines FVV Vorhabens an einem Modell zur Beriick-
sichtigung der Stromungseinfliisse auf die Turbulenzentwicklung gearbeitet.
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es auch nicht moglich ist, den Steuerzeiteneinfluss, wie er am Beispiel des Daimler M271
beobachtet werden kann (siehe Kap.5.5), abzubilden. Es ist sehr wahrscheinlich, dass sich die
Steuerzeiten bzw. die davon beeinflussten Stromungsverhiltnisse im Brennraum auf die Zyk-
lenschwankungen auswirken. Die Darstellung dieser Auswirkungen wére im Rahmen des
Zyklenschwankungsmodells {iber einen steuerzeitenabhingigen Cy-Wert denkbar. Dieser geht
iiber die turbulente Schwankungsgeschwindigkeit uy,, in die charakteristische Brennzeit und
in die Entrainmentgeschwindigkeit ein (sieche Gleichung 3.5, 3.6 und 3.8) und konnte auf die-
se Weise die Auswirkungen der SF-Variation auf die Brennverlaufsschwankungen beeinflus-
sen.

Grenzen aufgrund der Forderung nach Benutzerfreundlichkeit

Eine prinzipielle Grenze der Zyklenschwankungsmodellierung ergibt sich aus der Forderung
nach einer moglichst hohen Benutzerfreundlichkeit. Diese setzt neben einer geringen Rechen-
dauer auch eine einfache Handhabung, d.h. Abstimmbarkeit, voraus. Beide Punkte sind wie-
derum sehr stark von der Anzahl an Parametervariationen abhéngig. Die Minimierung der
Anzahl an notwendigen Parametervariationen war somit ein wichtiger Bestandteil der Mo-
dellentwicklung. Aus phidnomenologischer Sicht wére zwar eine zusétzliche Variation der
Turbulenz oder des in Kap.4.4.3 angesprochenen Umsatzwirkungsgrads durchaus vertretbar,
im Hinblick auf die spdtere Anwendbarkeit des Modells wurden die Auswirkungen dieser
Schwankungen jedoch implizit in der Implementierung der SF- und EP-Variation abgebildet.
So findet sich beispielsweise die Turbulenzschwankung im Einfluss der Variation der lamina-
ren Flammengeschwindigkeit auf die charakteristische Brennzeit wieder. Auch eine Turbu-
lenzschwankung wiirde die charakteristische Brennzeit beeinflussen — in diesem Zusammen-
hang stellt sich also lediglich die Frage, iiber welchen Parameter die Zyklenschwankung letz-
tendlich berticksichtigt werden sollen.
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6

Validierung und Anwendung des
Zyklenschwankungsmodells

Zur Validierung des Zyklenschwankungsmodells standen die in Kap.4.2 vorgestellten Moto-
ren zur Verfligung. Im Folgenden sollen zunédchst Vorgehensweise und Ergebnisse der Vali-
dierung erldutert werden. In Ergdnzung dazu werden mogliche Anwendungsbeispiele priasen-
tiert und bewertet. Darliber hinaus anzumerken ist, dass im Zuge der Validierung nicht die
Notwendigkeit einer Anpassung des Modellautbaus bestand.

6.1 Abstimmung des Zyklenschwankungsmodells

Die Abstimmung des Zyklenschwankungsmodells er- A
folgt liber die Parametrierung der in Kap.5.4 erwédhnten
SF- und EP-Variation. Hierfiir stehen in erster Linie die
beiden Modellparameter yzs und @zs zur Verfiigung.
Deren Wirkungsbereiche sind in Abbildung 6.1 fiir ein
konventionelles Motorenkennfeld dargestellt. Im unte- Xzs
ren Teillastbereich ist aufgrund der meist hoheren Rest-
gasgehalte infolge interner Abgasriickfiihrung der yzs Drehzahl
Parameter bzw. die SF-Variation dominant, wihrend

Last

>

Abbildung 6.1: Schematischer Wir-

kungsbereich von yzs und @z

hin zu hoheren Lasten aufgrund der zunehmenden
Klopfneigung und der damit verbundenen Ziindwinkel-
verschiebung die EP-Variation immer mehr an Einfluss
gewinnt. Dazwischen existiert iiblicherweise ein Lastbereich, in dem das Zyklenschwankung-
sniveau sehr gering ist (<1% COV ppi beim Mahle Downsizingmotor) und deshalb fiir die
Motorbetriebsauslegung nur bedingt relevant sein diirfte. Hintergrund sind zum einen die dort
nahezu vernachlédssigbaren AGR-Raten und zum anderen die wirkungsgradoptimale Schwer-
punktlage. Da in diesem Bereich sowohl SF- als auch EP-Variation nur schwach ausgeprégt
sind, kann hier mit Hilfe eines Zusatzparameters (ypasis) die Feinabstimmung des Modells
erfolgen. Im Rahmen der Validierung wurde diese Form der Feinabstimmung nicht vorge-
nommen, da fiir Validierungsmotor A und B (Kap.4.2.1) jeweils eine Volllastlinie und fiir
Motor C (Kap.4.2.2) eine Messreihe im unteren Teillastbereich vorlagen. Aus diesem Grund
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war fiir die Anpassung des Zyklenschwankungsmodells auf Motor A und B lediglich der EP-
Variationsparameter ¢zs notwendig, wahrend Motor C ausschlielich iiber die SF-Variation —
d.h. iiber yzs — abgestimmt werden konnte. In diesem Zusammenhang ist festzuhalten, dass
abhingig vom zu untersuchenden Kennfeldbereich die Anzahl der notwendigen Abstimmpa-
rameter variieren kann. Somit miissen je nach Anwendungsfall nicht zwangsldufig alle Mo-
dellparameter abgestimmt werden, was der Benutzerfreundlichkeit des Modells sehr entgegen
kommt.

Im Hinblick auf stationér betrieben Grof3gasmotoren ist noch anzumerken, dass aufgrund der
Abmagerung bei Volllast (an der Klopfgrenze) die beiden Haupteffekte der Zyklenschwan-
kungssimulation gleichzeitig abzustimmen sind. In diesem Fall wére eine Abstimmung {iber
eine iterative Anpassung von SF- und EP-Variation moglich.

6.2 Ergebnisse der Validierung

Abbildung 6.2 zeigt fiir die Validierungsmotoren A und B jeweils einen Vergleich von ge-
messenen und simulierten Standardabweichungen der py,; an der Volllastlinie. Aus Griinden
der Geheimhaltung sind die Diagrammachsen in normierter Form dargestellt. Es zeigt sich,
dass in beiden Fillen die Zyklenschwankungen sowohl qualitativ als auch quantitativ gut
wiedergegeben werden. Auffillig ist lediglich fiir Motor B der Anstieg der gemessenen Zyk-
lenschwankungen bei hohen Drehzahlen. Dieses Verhalten ist uniiblich und bisher bei keinem
der in dieser Arbeit untersuchten Versuchstriger aufgetreten. Mangels einer einzelarbeits-
spielaufgeldsten Messdatenbasis konnen in diesem Rahmen leider keine genaueren Aussagen
beziiglich der Ursachen getroffen werden.
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Abbildung 6.2: Vergleich der simulierten und gemessenen STABW p,,; an der Volllast tiber der Dreh-
zahl, Validierungsmotor A und B

Ergénzend zur Validierung an der Volllast sind in Abbildung 6.3 die Ergebnisse des Zyklen-
schwankungsmodells im unteren Teillast- und Drehzahlbereich von Motor C abgebildet.
Auch hier wird aus Geheimhaltungsgriinden eine normierte Achsbeschriftung gewéhlt.
Nichtsdestotrotz kann der Vergleich mit der Messung sehr schon zeigen, dass sowohl die
Tendenzen als auch die Absolutwerte simulativ zufriedenstellend wiedergegeben werden.
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Abbildung 6.3: Vergleich der simulierten und gemessenen COV p,,; tiber Last und Drehzahl, Validie-
rungsmotor C (Teillastbereich)

Lediglich fiir den Leerlaufpunkt und fiir die gekennzeichneten Betriebspunkte (griine Pfeile)
weicht die Simulation deutlicher von der Messung ab. Wihrend flir Schwankungen weit jen-
seits der 10% COV py,i — wie es beim Leerlaufpunkt der Fall ist — die Abweichungen von eher
akademischem Interesse sind, stellt sich fiir die beiden anderen Betriebspunkte die Frage nach
den moglichen Hintergriinden. In Abbildung 6.4 sind hierzu der Restgasgehalt und die
Schwerpunktlage qualitativ iiber normierter Last und Drehzahl aufgetragen.
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Abbildung 6.4: Restgasgehalt und Schwerpunktlage (qualitativ) tiber Last und Drehzahl, Validie-
rungsmotor C (Teillastbereich)

Betriebspunkt #1 zeigt in der Messung trotz des relativ hohen Restgasgehalts und der gerin-
gen Drehzahl einen vergleichsweise geringen COV ppi von etwa 5%. Dies ist unter Bertick-
sichtigung der bisher bekannten Ursachen der Zyklenschwankungen eher untypisch — ebenso
der Anstieg der Zyklenschwankungen auf 16% COV py, fiir Betriebspunkt #2. Da hier zum
einen der Drehzahlanstieg zu einer tendenziell besseren Homogenisierung fiihren sollte und
zum anderen gleichzeitig der Restgasgehalt abnimmt, gibt die Simulation im Vergleich zur
Messung einen geringeren COV pp; aus. Der Verbrennungsschwerpunkt bleibt hierbei nahezu
konstant. Demzufolge konnten diese Beobachtungen entweder iiber die in Kap.5.6 aufgefiihr-
ten Grenzen des Zyklenschwankungsmodells oder iiber priifstands- bzw. messtechnische Pha-
nomene erkldrt werden.
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Nichtsdestotrotz zeigt die Validierung insgesamt ein zufriedenstellendes Ergebnis. Das Zyk-
lenschwankungsmodell konnte sowohl im Volllastbereich als auch im Teillastbereich {iber ein
breites Drehzahlband erfolgreich verifiziert werden. Eine Anpassung der in Kap.5.4.4 be-
schriebenen Zusatzparameter zur Abstimmung der Drehzahlabhéngigkeit (yn, ¢n) war nicht
notwendig bzw. fiihrte zu keiner Steigerung der Approximationsgiite, so dass fiir jede Validie-
rungsrechnung jeweils nur ein Modellparameter abgestimmt werden musste.

6.3 Anwendungsbeispiel

Anhand von Abbildung 6.5 werden die Auswirkungen einer Spitverstellung des Ziindwin-
kels, wie sie beispielsweise im Rahmen einer Katalysatorautheizstrategie auftreten konnten,

dargestellt.
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Abbildung 6.5: Ziindzeitpunktsvariation (simulativ) zur Erhohung der Abgastemperatur, Mahle Down-
sizingmotor (1500 U/min, 3-11 bar p,,;)

In den Diagrammen aufgefiihrt sind jeweils drei Betriebspunkte des Mahle Downsizingmotors
bei einer Drehzahl von 1500 U/min und einer Last von etwa 4, 6 und 11 bar pp,;. Fiir alle Be-
triebspunkte schon zu erkennen ist, dass mit spéiterer Schwerpunktlage die Massenmitteltem-
peraturen bei 120° KW n. OT (ca. Ende Hochdruckteil) linear ansteigen. Gleichzeitig nehmen
aber auch die Schwankungen des indizierten Mitteldrucks zu, so dass im Hinblick auf eine
stabile Verbrennung der Ziindzeitpunkt nicht beliebig verstellt werden darf. Ausgehend vom
Wirkungsgradoptimum geht eine Verstellung des Ziindwinkels nach spét bei konstanter Zy-
linderladung zudem mit einer Abnahme der indizierten Volumenidnderungsarbeit bzw. des
indizierten Mitteldrucks einher. Auf diese Weise liefert das Zyklenschwankungsmodells zu-
sitzliche Informationen iiber den Betriebsbereich, innerhalb dessen noch Steigerungen der
Auslasstemperaturen mdoglich sind, und kann somit zur Vorhersagefahigkeit der realen Ar-
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beitsprozessrechnung beitragen. Riickwirkungen iiber den Ladungswechsel sind in diesem
Beispiel noch nicht beriicksichtigt. Allerdings ist die Einbindung des Zyklenschwankungsmo-
dells in eine 1D-Stromungssimulation moglich, so dass das Modell in diesem Zusammenhang
zusitzlich von den genaueren Randbedingungen profitieren konnte.
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7

Klopfsimulation auf Basis der
Zyklenschwankungen

Simulative Untersuchungen an der Volllast sind im Falle des Ottomotors nur bei Kenntnis der
Klopfgrenze belastbar und vorhersagefihig. Vor dem Hintergrund aktueller Motor- und Ant-
riebskonzepte, wie Downsizing oder Hybridisierung, spielt der Hoch- bzw. Volllastbereich
und damit einhergehend das Phanomen des Klopfens eine zunehmend wichtigere Rolle. Trotz
jahrzehntelanger Forschungen auf dem Gebiet der Klopfmodellierung ist deren Problematik
zum derzeitigen Stand der Technik immer noch nicht vollstdndig behoben. Zum einen erlau-
ben die Grenzen der realen Arbeitsprozessrechnung mangels einer rdumlichen Auflosung kei-
ne direkte Darstellung von lokalen Effekten (z.B. Gemisch- oder Temperaturinhomogenita-
ten). Zum anderen existieren dariiber hinaus moglicherweise weitere Einfliisse, die in den
bisherigen Modellierungsansitzen noch nicht beriicksichtigt werden (wie z.B. die Auswirkun-
gen von Restgas auf die Reaktionskinetik, Einfluss des Feuerstegs). Zudem wird diese The-
matik durch die hohe Empfindlichkeit der Klopfsimulation gegeniiber deren Rand- bzw.
Startbedingungen verschirft. Bereits geringe Druck- respektive Temperaturunterschiede zu
Beginn der Rechnung kdnnen zu einer erheblichen Beeinflussung des Vorreaktionsintegrals Iy
fiihren. Bislang basieren sdmtliche Klopfmodelle in der Motorprozessrechnung auf dem
Brennverlauf bzw. auf den Druck- und Temperaturverldufen eines gemittelten Arbeitsspiels.
Aufgrund dieser Mittelung konnen wichtige, in den Einzelzyklen enthaltene Informationen
verloren gehen — zumal nach Gleichung 3.16 bzw. 3.20 der Temperaturverlauf in der unverb-
rannten Zone exponentiell in die Berechnung des Vorreaktionsintegrals eingeht. Aus diesem
Grund scheint eine Wiedergabe der zyklischen Verbrennungsschwankungen und der damit
verbundenen Druck- und Temperaturverlaufsschwankungen ein vielversprechender Ansatz zu
sein, um den hohen Genauigkeitsanforderungen der Klopfsimulation Rechnung zu tragen.

7.1 Modellansatz

Der Modellansatz zur Erweiterung der Klopfsimulation durch die Darstellung der Zyklen-
schwankungen beinhaltet zundchst die Abstimmung des in Kap.5 vorgestellten Zyklen-
schwankungsmodells auf die zu untersuchenden Volllastbetriebspunkte. Unter Annahme einer
physikalisch korrekten Wiedergabe der Zyklenstreuung ergeben sich somit insgesamt 15 un-
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terschiedliche, normalverteilte Druck- und Temperaturverldufe, die représentativ flir das
Schwankungsverhalten des jeweiligen Betriebspunkts stehen. Auf Basis dieser Verldufe las-
sen sich wiederum 15 Vorreaktionsintegralwerte I;(1) ... Ix(15) bestimmen, deren Auftretens-
wahrscheinlichkeit sich gemél der Gewichtung der entsprechenden Druck- und Temperatur-
verlaufe ergibt. Im Zuge dieser Gewichtung steigt die theoretische Gesamtanzahl der Einzel-
arbeitsspiele auf 500 an. Die beschriebene Vorgehensweise wird in Abbildung 7.1 zusitzlich
graphisch veranschaulicht.
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Abbildung 7.1: Modellansatz zur Erweiterung der Klopfsimulation mit Hilfe des Zyklenschwankung-
smodells

Ublicherweise wird bei einer auf dem mittleren Arbeitsspiel basierenden Prozessrechnung das
simulierte Vorreaktionsniveau gegen einen Grenzwert abgeglichen, welcher die Klopfgrenze
des mittleren Arbeitsspiels widerspiegelt. Bei Erreichen dieses Grenzwerts wird eine teilwei-
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se’! klopfende Verbrennung angenommen. Im Falle einer zyklusaufgeldsten Betrachtungs-
weise wird hingegen fiir jedes simulierte Einzelarbeitsspiel entschieden, ob Klopfen auftritt
oder nicht. Zur Ermittlung eines reprisentativen Klopfintegralwerts wird hierbei eine theoreti-
sche, prozentuale Klopfhiufigkeit herangezogen, welche im Ubrigen fiir simtliche in dieser
Arbeit erfolgten Untersuchungen konstant auf 10% gesetzt wurde. Somit entspricht das
Klopfintegral des Zyklenschwankungsmodells I zsmoden dem 0,9-Quantil aller simulierten Ii-
Werte. Oder anders ausgedriickt: Ik zsmoden Wird derart ermittelt, dass 90% aller I,-Werte klei-
ner und 10% der I-Werte groBBer sind. Zwischen den einzelnen Iy-Werten wird gemal3 Abbil-
dung 9.15 linear interpoliert. Ix zsmoden SOl somit — analog zum Iy miasp der Klopfsimulation
auf Basis des gemittelten Arbeitsspiels — einen Kennwert liefern, mit Hilfe dessen der unter-
suchte Klopfmodellansatz abgeglichen werden kann. Dies hiele zum Beispiel im Falle einer
Abstimmung von I zsmoden auf die Klopfgrenze, dass in der Simulation insgesamt 10% aller
Einzelarbeitsspiele klopfend verbrennen wiirden.

Der Vorteil der Beriicksichtigung der Zyklenschwankungen im Rahmen der Klopfsimulation
soll im Folgenden anhand von Abbildung 7.2 verdeutlicht werden..

Betriebspunkt 1 Betriebspunkt 2
1.2 | —geringe Zyklenstreuung — | | - hohe Zyklenstreuung — ’
I ! T T
1 | _f-'_'
; I T i e ——
w1 k'zsmoje”_;__r_f_ﬁ_J l Iy zsmoden = 1.07 ,[
1 - T H
g9 ~ 4 1 4 '
0.8 Ik,mittASP I ’k,mitmsp
0.7 - — 5 | I -
1 101 201 301 401 1 101 201 301 401
Simulierte Einzelarbeitsspiele [-] Simulierte Einzelarbeitsspiele [-]

Abbildung 7.2: Vorteil der Beriicksichtigung der Zyklenschwankungen im Vergleich zur Betrachtung

des mittleren Arbeitsspiels (schematisch)

Hierin sind die simulierten Iy-Werte zweier Betriebspunkte dargestellt, die sich jeweils in der
Hoéhe ihrer Zyklenstreuung unterscheiden, im Mittel aber das gleiche Vorreaktionsniveau
Ik mitasp aufweisen. Mit anderen Worten, eine Betrachtung des gemittelten Arbeitsspiels wiir-
de fiir beide Betriebspunkte zu demselben Klopfintegralwert fiihren, wahrend hingegen bei
Berticksichtigung der Zyklenschwankungen ein wahrnehmbarer Unterschied im Vorreaktions-
integral an der Klopfgrenze zu verzeichnen ist. Fiir beide Betriebspunkte wird das Vorreakti-

' Wie hoch dabei der Anteil der klopfenden Arbeitsspiele ist, ist nicht eindeutig festgelegt bzw. von
der jeweiligen Definition abhingig. Eine exakte messtechnische Erfassung der Klopfgrenze ist aller-
dings aufgrund der Unsicherheiten bei der Klopfdetektion fragwiirdig, so dass eher von einem Klopf-
grenzbereich (z.B. 3-5%) die Rede sein miisste.
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onsintegral an der Klopfgrenze Ik zsmoden bei einer Klopfhaufigkeit von 10% bestimmt. Be-
triebspunkt 2 zeigt infolge der stirkeren Schwankung ein hdheres I zsmoden Und damit ver-
bunden eine hohere Klopfneigung. Dem miisste gegebenenfalls durch geeignete Malinahmen,
z.B. durch eine Spétverstellung des Ziindzeitpunkts, entgegengewirkt werden

7.2 Klopfdetektion

7.2.1 Klopfdetektionsalgorithmus

Fiir die Untersuchung des Klopfphidnomens ist die Unterscheidung von klopfenden und nicht-
klopfenden Arbeitsspielen von grundlegender Bedeutung. Zur Detektion einer klopfenden
Verbrennung wurden iiber die Jahre hinweg diverse Ansdtze aufgestellt /' BARG1, WORR2,
BURG1/, wobei im Rahmen dieser Arbeit aufgrund seiner einfachen Handhabung und hohen
Ergebnisgiite der Klopfdetektionsalgorithmus nach /HETT1/ verwendet wurde.

Grundlage ist der hochpassgefilterte Druckverlauf py,r bzw. dessen erste Ableitung dpy,.
Durch Aufintegration der Quadrate der hochpassgefilterten Druckédnderung ergibt sich geméf
Gleichung 7.1 die Signalenergie Eg, gesumi. Diese beinhaltet neben dem Anteil der zu untersu-
chenden, klopfinduzierten Druckschwingungen auch den Anteil Eg, Grung, der sich aus dem
Grundrauschen des Drucksignals ergibt. Dieser Grundanteil steigt {iber dem Kurbelwinkel
linear an und wird in diesem Kontext durch Extrapolation des Signalenergieverlaufs von In-
tegrationsbeginn bis sieben Grad Kurbelwinkel vor Spitzendrucklage abgebildet (vgl. Glei-
chung 7.2). Die Wahl dieses Auswertebereichs ergibt sich aus den beiden Forderungen, dass
dessen Breite zum einen ausreicht, um die Auswirkungen des Grundrauschens vollstindig zu
erfassen, und zum anderen geniigend Abstand zu Bereichen lésst, in denen eine klopfende
Verbrennung auftreten konnte, um eine Beeinflussung durch selbige zu vermeiden.

PEnde d 2
'Phpf
Edp,gesamt ((PEnde) = 7(?)} do (7.1)
PStart
PGrund dphpf 2 OEnde — 05
Edp,Grund ((ﬂEnde) = _((/))J do |- nde tart
do PGrund — PStart
DStart (72)
mit PGrund = (/7(pmax ) — Qo g
¢oﬂ =7°KW

Die Differenz aus Egp, gesam: Und Egp, Gruna Stellt folglich die so genannte Klopfsignalenergie £y,
dar, welche sich in erster Linie aus den hochfrequenten Druckschwingungen einer klopfenden
Verbrennung ergibt (siche Gleichung 7.3). Uberschreitet die Klopfsignalenergie innerhalb des
Integrationsbereichs von 1% bis 95% Massenumsatz den Grenzwert Egy, Gren-, SO Wird ein
klopfendes Arbeitsspiel detektiert. Basierend auf optischen Auswertungen der Einzeldruck-
verldufe wurde Eyp,Gen- hierbei fiir simtliche Untersuchungen konstant auf 1 gesetzt.
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Eqp = Egp, gesamt ((p95 ) - Egp Grund ((p95)
mit p95  Kurbelwinkel bei95% Massenumsatz (7.3)
Ostare  Kurbelwinkel beil% Massenumsatz

Im Falle eines klopfenden Arbeitsspiels erfolgt die Ermittlung des Klopfbeginns iiber die in
/HETT1/ vorgestellte ,,Druckanstieg-Methode*. Hintergrund ist die Annahme, dass sich
Selbstziindungen in einem starken Anstieg des Druckverlaufs bzw. der Druckgradienten du-
ern und der Klopfbeginn mit der ersten im Messsignal wahrnehmbaren Druckwelle korre-
liert. Im Rahmen dieser Arbeit wird der Klopfbeginn als der Zeitpunkt definiert, zu dem der
hochpassgefilterte Druckgradient zum ersten Mal 50% seines Maximalwerts iiberschreitet.
Dieser in /HETT1/ empirisch bestimmte Schwellenwert von 50% konnte anhand der hier un-
tersuchten Messdaten bestétigt werden. Grundsétzlich liefert der beschriebene Ansatz, trotz
seines einfachen Aufbaus, gute Ergebnisse, wobei prinzipbedingt die Detektion von Mehr-
fachselbstziindungen unter Umsténden nicht eindeutig ist. Die Ergebnisse der automatisierten
Klopfdetektion sind auszugsweise in Abbildung 7.3, Abbildung 7.4 respektive in Abbildung
7.5 aufgefiihrt.
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Abbildung 7.3: Hochpassgefilterte Druckdnderung dp,r und kumulierte Klopfsignalenergie Eg, iiber
Grad Kurbelwinkel, Opel Z22YH (1000 U/min, Volllast, Betriebspunkt 6, Zyklus 132)

In Abbildung 7.3 sind hochpassgefilterter Druckgradient und zugehorige Klopfsignalenergie
tiber dem Auswertebereich fiir Zyklus 132 des Betriebspunkts 6 dargestellt. Die Klopfsignal-
energie erreicht erst gegen Ende des Auswertebereichs die Grenzenergie Egp, Grenz, SO dass ge-
rade noch Klopfen detektiert wird. Im Gegensatz dazu zeigt Abbildung 7.4 fir Zyklus 15 ein
Arbeitsspiel, das eine hohe Klopfintensitidt und einen dementsprechend starken Anstieg der
Klopfsignalenergie aufweist. Zyklus 132 konnte somit stellvertretend fiir die untere Grenze
der Klopfdetektion stehen, wahrend Zyklus 15 zum Vergleich eine ausgepriagt klopfende Ver-
brennung zeigt.
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Abbildung 7.4: Hochpassgefilterte Druckinderung dpy,, und kumulierte Klopfsignalenergie E,, tiber
Grad Kurbelwinkel, Opel Z22YH (1000 U/min, Volllast, Betriebspunkt 6, Zyklus 15)

In Abbildung 7.5 sind zur Veranschaulichung die zugehdrigen Druckverldufe fiir Zyklus 132
und Zyklus 15 wiedergegeben. Anhand dieser Abbildungen wird exemplarisch fiir den be-
schriebenen Algorithmus das Detektionsspektrum der klopfend brennenden Arbeitsspiele ver-
deutlicht.
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Abbildung 7.5: Vergleich der Druckverliufe zweier klopfender Arbeitsspiele, Opel Z22YH (1000
U/min, Volllast, Betriebspunkt 6, Zyklus 15/132)

7.2.2 Ergebnisse der Klopfdetektion

Als skalare ErgebnisgroBe gibt der implementierte Klopfdetektionsalgorithmus fiir jeden Be-
triebspunkt die prozentuale Klopfhéufigkeit aus. Die Ergebnisse der Klopfdetektionsauswer-
tung zum Opel Z22YH sind in Abbildung 7.6 dargestellt. Hierin ist die Klopthaufigkeit flir
jede Drehzahl iiber dem applizierten Ziindwinkel aufgetragen. Schon zu sehen ist, dass auf-
grund der erhohten Klopfneigung bei niedrigen Drehzahlen — insbesondere zwischen 1000
und 2000 U/min — die Lage der Ziindzeitpunkte weit nach spét verschoben wurde. Offensich-
tlich tritt Klopfen nicht fiir alle untersuchten Betriebspunkte auf. Erst fiir die fritheren Ziind-
winkellagen werden klopfende Arbeitsspiele detektiert, so dass insgesamt etwa neun Be-
triebspunkte verbleiben, die fiir die weitere Messdatenauswertung (Kap.7.3) von héherem
Interesse sind. Die Betriebspunkte bei 6000 U/min sind an dieser Stelle mangels klopfender
Arbeitsspiele nicht weiter aufgefiihrt.
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Abbildung 7.6: Klopfhdufigkeit in Abhdngigkeit vom Ziindzeitpunkt, Opel Z22YH (1000-6000 U/min,
Volllast)

7.2.3 Grenzen der Klopfdetektion

Im Grunde beginnen die Grenzen der Klopfdetektion schon bei der Messdatenerfassung. Je
nach Lage, Einbau und Art der Drucksensoren werden Druckschwingungen infolge einer
klopfenden Verbrennung unterschiedlich aufgenommen /HETT1/. Unter Annahme einer be-
lastbaren Messsignalerfassung stellt sich im Weiteren die Frage nach der Wahl des Klopfde-
tektionsalgorithmus. In diesem Zusammenhang stellt neben der Detektionsgenauigkeit des
Algorithmus die Festsetzung des Klopfkriteriums der automatisierten Auswertung einen wei-
teren Unsicherheitsfaktor dar — mit anderen Worten, das Ergebnis der Klopfdetektion ist au-
Berdem abhéngig von der subjektiven Definition, ab welchem Grenzwert (hier: Eg, Grens) €1ne
klopfende Verbrennung angenommen wird. Somit ist leicht nachvollziehbar, dass die ermit-
telte Klopfwahrscheinlichkeit immer nur in Relation zu den getroffenen Randbedingungen zu
bewerten ist und vor diesem Hintergrund auch exakte Bestimmung der Klopfgrenze — bei-
spielsweise in einem Bereich von drei bis fiinf Prozent klopfender Arbeitsspiele — mitunter
problematisch sein kann.

Gleiches gilt fiir die Ermittlung des Kloptbeginns, da auch hier verschiedene Berechnungsan-
sdtze existieren und die Wahl der Randbedingungen das Ergebnis beeinflusst. Zudem wird
durch das Auftreten mehrerer Selbstziindungen innerhalb eines Arbeitsspiels die Bestimmung
des Klopfbeginns zusétzlich erschwert /HETT1/.

7.3 Messdatenauswertung

In Abbildung 7.7 sind fiir die untersuchten Betriebspunkte des Opel Z22YH die auf Basis des
mittleren Arbeitsspiels berechneten Vorreaktionsintegrale — nach FKFS- bzw. nach Franzke-
Implementierung /SCHM1, FRAN1/ — und die zugehorige prozentuale Klopfhiufigkeit dar-
gestellt. Innerhalb einer Betriebspunktreihe konstanter Drehzahl erfolgt jeweils nach rechts
eine sukzessive Frithverstellung des Ziindwinkels. Diese Friihverstellung geht einher mit ho-
heren Temperatur- und Druckverldufen, woraus ein tendenzieller Anstieg der Vorreaktionsin-
tegrale resultiert. Dabei sind zwischen FKFS- und Franzke-Ansatz deutliche Unterschiede zu
beobachten, welche vor allem durch die Beriicksichtigung der Turbulenzabhédngigkeit im
Rahmen der FKFS Modellierung begriindet werden kann (vgl. Kap.3.3.1 und Kap.3.3.2). Die
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Abstimmung der Klopfmodellkoeffizienten und des Bereichs der Vorreaktionsintegration
hingegen sind fiir beide Ansitze identisch®” (siche Tabelle 7.1).

1.4 | == FKFS mmmFranzke —Klopfhdaufigkeit 70
1.2 60
0.8 ”——I - 40§
*06 1 l [ - [ | I L l R R R 30 qé‘
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Betriebspunkt [-]

Abbildung 7.7: Vergleich von FKFS und Franzke Vorreaktionsintegral unter Beriicksichtigung der
Klopfhdufigkeit, Opel Z22YH (1000-5000 U/min, Volllast)

PRE
Ig = 1 . J' do o
P 5 af | bE | e | ou KW
‘n-c- OB a TUV
plo)
FKFS/Franzke-Ansatz -1.1 4179 | 1.493 85% Umsatzpunkt

Tabelle 7.1: Parametrierung der Klopfmodelle nach FKFS- und Franzke-Ansatz

Anhand der zusétzlich aufgetragenen Klopfhaufigkeit wird deutlich, welche Betriebspunkte
fiir die Auslegung der Klopfmodelle von Relevanz sind. In Abbildung 7.8 sind diese der
Ubersichtlichkeit halber zusammengefasst. Zu erkennen ist dabei, dass weder iiber dem Mo-
dellansatz nach Franzke noch mit Hilfe der FKFS-Modellierung eine konstante und eindeutige
Klopfgrenze ausgemacht werden kann. Wahrend bis 3000 U/min die Iy-Werte basierend auf
dem Franzke-Ansatz {iber der Drehzahl wahrnehmbar abfallen, zeigt die FKFS-Modellierung
noch ein konstantes Ix-Niveau. Ab 4000 U/min differieren die Iy-Werte beider Ansitze jedoch
zunehmend. Somit zeigt sich bei Anwendung der Klopfmodellansitze auf die gemessenen
mittleren Druckverldufe, dass eine korrekte Wiedergabe der Klopfgrenze iiber alle Drehzahlen
hinweg kaum oder nur eingeschrankt moglich ist. Deshalb soll im Rahmen dieser Arbeit unter
anderem untersucht werden, welcher Informationsgewinn in einer zyklusaufgelosten Betrach-
tung steckt.

** Aus Vergleichsgriinden wurde das Franzke-Integral im Rahmen dieser Arbeit bei einem Massenum-
satz von 85% ausgewertet, obwohl nach /FRAN1/ der Auswertezeitpunkt auf 53% der Brenndauer
festgesetzt wurde, was in erster Ndherung in etwa einem Massenumsatz von 80% entspriche.
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Abbildung 7.8: Vergleich von FKFS und Franz- zahlbereich von 1000 bis 4000 U/min die
ke Vorreaktionsintegral an der Klopfgrenze, Haufigkeitsverteilungen der 0-10% Brenn-
Opel Z22YH (1000-5000 U/min, Volllast) dauer aufgefiihrt. Im Mittel nimmt die 0-10%
Brenndauer in Grad Kurbelwinkel iiber der
Drehzahl zu. Dies diirfte — trotz der verbrennungsbeschleunigenden Wirkung infolge einer
hoheren Brennraumturbulenz — vor allem auf das mit ansteigender Drehzahl abnehmende
Kurbelwinkelzeitfenster fiir die Verbrennung zuriickzufiihren sein. Unter Umstdnden konnte
auch infolge der hoheren Stromungsgeschwindigkeiten an der Ziindkerze eine verzogerte Ent-
flammungsphase (siche Kap.4.4.5) hier mit einwirken. Die Auftretenswahrscheinlichkeit so-
wohl der nicht-klopfenden als auch der klopfenden Arbeitsspiele ist normalverteilt, wobei die
klopfenden Arbeitsspiele tendenziell kiirzere 0-10% Brenndauern aufweisen. Dabei kann al-
lerdings anhand der 0-10% Brenndauer nicht genau festgelegt werden, ob ein Arbeitsspiel
klopft, da sich die Haufigkeitsverteilungen der klopfenden und nicht-klopfenden Zyklen iiber
weite Bereiche liberschneiden. Ein vergleichbares Bild ergibt sich fiir die Darstellung der
Haufigkeitsverteilungen der 10-90% Brenndauer (sieche Anhang Abbildung 9.16), wobei hier
der Uberschneidungsbereich von reguliren und klopfenden Arbeitsspielen tendenziell zu-
nimmt und eine Unterscheidung anhand der 10-90% Brenndauer daher noch schwerer fillt.

Erginzend dazu bestidtigt sich in den Haufigkeitsverteilungen der Schwerpunktlage die Beo-
bachtung, dass das Klopfphdnomen zumeist mit einer iiberdurchschnittlich schnellen Ver-
brennung einhergeht (siche Anhang Abbildung 9.17). Auch anhand der Schwerpunktlage ist
keine klare Trennung von klopfender und nicht-klopfender Verbrennung mdoglich ist.
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Abbildung 7.9: Hdufigkeitsverteilungen klopfender und nicht-klopfender Arbeitsspiele aufgetragen
tiber der 0-10% Brenndauer, Opel Z22YH (1000-4000 U/min)

Die Betrachtungen der Brenndauer bzw. der Schwerpunktlage verdeutlichen somit, dass es
grundsitzlich eher die schnellen Verbrennungen sind, die zum Klopfen neigen. Gleichzeitig
zeigen die klopfenden Zyklen auch ein tendenziell hdheres Temperaturniveau, was durch Ab-
bildung 7.10 exemplarisch anhand der Temperatur in der unverbrannten Zone bei 85% Mas-
senumsatz verdeutlicht wird. Zunichst ist eine leichte Zunahme des durchschnittlichen Tem-
peraturniveaus iiber der Drehzahl zu beobachten, wobei die klopfenden Arbeitsspiele iiber-
durchschnittlich hohe Temperaturen aufweisen. Wie auch schon bei der Betrachtung der
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Brenndauern ist ein groBer Uberschneidungsbereich erkennbar, welcher sich bei hdheren
Drehzahlen (ab 3000 U/min) sogar komplett iiberlappt. Da die alleinige Kenntnis des Tempe-
raturniveaus zur Klopfvorhersage nicht ausreicht, basieren aktuelle Klopfmodelle /SCHMI1,
FRANI1, WORR1/ auf der kompletten Temperatur- und Druckhistorie.
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Abbildung 7.10: Hdufigkeitsverteilungen klopfender und nicht-klopfender Arbeitsspiele aufgetragen
tiber der Temperatur im Unverbrannten bei 85% Massenumsatz, Opel Z22YH (1000-4000 U/min)

Aus diesem Grund sind in Abbildung 7.11 die Haufigkeitsverteilungen der Iy-Werte bei 85%
Massenumsatz aufgetragen. Die Ermittlung der Ik-Werte erfolgte in diesem Fall {iber das
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Franzke-Modell, um ausschlieBlich die Schwankungen des Arrheniusansatzes zu erfassen.
Offensichtlich iiberschneiden sich die Bereiche von klopfenden und nicht-klopfenden Arbeits-
spielen teilweise komplett — der I,-Wert weist hier somit paradoxerweise noch weniger In-
formationsgehalt beziiglich des Klopfens auf als beispielsweise die Temperatur im Unverb-
rannten. Sehr deutlich wird dies fiir Betriebspunkt 14 (2000 U/min, Klopthiufigkeit (KHK)
31.7%), da hier nahezu jeder Iy-Wert fiir ein klopfendes oder nicht-klopfendes Arbeitsspiel
stehen konnte.
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Abbildung 7.11: Hdufigkeitsverteilungen klopfender und nicht-klopfender Arbeitsspiele aufgetragen
tiber dem Vorreaktionsintegral (Franzke) bei 85% Massenumsatz, Opel Z22YH (1000-4000 U/min)
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Die Ergebnisse der Messdatenauswertung lassen zweifeln, ob die simulative Abbildung des
Klopfphédnomens mit Hilfe der aktuellen Klopfmodellansitze grundsétzlich in der Qualitét
moglich ist, die fiir eine vorhersagefdhige Arbeitsprozessrechnung bendtigt wird. Es liegt die
Vermutung nahe, dass das Vorreaktionsintegral in der jetzigen Form nicht geniigend Informa-
tionen bietet, um die klopfende Verbrennung hinreichend genau zu bestimmen. Hiervon aus-
gehend diirfte im Hinblick auf die Klopfsimulation die Beriicksichtigung der Einzelarbeits-
spiele keinen Vorteil bringen, da, selbst wenn die Schwankungen der Verbrennung durch das
Zyklenschwankungsmodell perfekt wiedergegeben wiirden, sich mit Hilfe der aktuellen
Klopfmodellansidtze kaum ein Genauigkeitsgewinn einstellen diirfte. Dabei stellt sich vom
physikalischen Standpunkt aus weniger die Frage nach der Sinnhaftigkeit der Beriicksichti-
gung der Zyklenschwankungen, sondern vielmehr die Frage nach dem Potential des Arrheniu-
sansatzes zur Vorhersage einer klopfenden Verbrennung.

Nichtsdestotrotz soll anschlieBend in Kap.7.4 die Klopfsimulation auf Grundlage der Einzel-
arbeitsspiele des Zyklenschwankungsmodells behandelt werden, um den grundsdtzlichen An-
satz einer zyklusaufgeldsten Klopfsimulation eingehender zu untersuchen.

7.4 Klopfsimulation auf Einzelarbeitsspielbasis

In Abbildung 7.12 sind die Iy-Werte der Klopfsimulation basierend auf dem mittleren Ar-
beitsspiel bzw. auf den Einzelarbeitsspielen des Zyklenschwankungsmodells (der I-Wert
entspricht dabei dem in Kap.7.1 vorgestellten I zsmodenn) den Ergebnissen der Messdatenaus-
wertung gegeniibergestellt — das Vorreaktionsintegral wurde in allen Féllen iiber den FKFS
Ansatz ermittelt. Gut zu erkennen ist, dass sich durch die Beriicksichtigung der Zyklen-
schwankungen zwar ein Unterschied im Klopfintegral ergibt, dieser jedoch lediglich einer
iiber der jeweiligen Drehzahl nahezu konstanten Abweichung entspricht, welche beispielswei-
se auch auf Basis des mittleren Arbeitsspiels durch eine Anpassung der Klopfmodellparamet-
rierung erreicht werden konnte. Die Drehzahlabhingigkeit besagter Abweichung diirfte sich
hierbei auf die Implementierung der EP-Variation zuriickfiihren lassen, da die Bereichsbreite
der EP-Variation iiber der Drehzahl zunimmt respektive fiir geringe Drehzahlen sehr klein ist
(vgl. Kap.5.4.4).

1.4 | mm Messdaten (FKFS)
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Abbildung 7.12: Vergleich der I,-Werte auf Basis der Messdaten (FKFS), der Simulation des gemittel-
ten ASP und der Zyklenschwankungssimulation, Opel Z22YH (1000-5000 U/min, Volllast)
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Demzufolge zeigt die zyklusaufgeloste Berechnung des Vorreaktionsintegrals keine Verbes-
serung der Klopfvorhersage, was auch anhand von Abbildung 9.18 deutlich wird. Auffallig ist
ebenfalls der abknickende Verlauf der Simulation ab Betriebspunkt 36, worauf im Anhang
Kap.9.1 niher eingegangen werden soll. Zur Kldrung der Frage, weshalb trotz Beriicksichti-
gung der Zyklenschwankungen keine Verbesserung der Klopfsimulation eintritt, wird im Fol-
genden Betriebspunkt 32 genauer betrachtet (Abbildung 7.13).
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Abbildung 7.13: Ii-Werte der Zyklenschwankungssimulation, Opel Z22YH (Betriebspunkt 32, 4000
U/min, KHK 12.9%)

Im linken Diagramm dieser Abbildung sind die Vorreaktionsintegralwerte fiir die simulierte
Zyklenschwankung dargestellt. Dabei ergibt sich der ségezahnformige Verlauf aus der
Anordnung von EP- und SF-Variation und der Tatsache, dass die Variation der Entflam-
mungsphase einen sehr viel stirkeren Einfluss auf die Vorreaktionsintegralberechnung hat als
die SF-Variation. Aus diesem Grund sollen im Weiteren die Einzelzyklen 13 bis 15, welche
einer Variation der Entflammungsphase bei einem konstanten SF-Wert entsprechen, néher
untersucht werden. Das rechte Diagramm zeigt den zugehdrigen Ix-Verlauf, aufgetragen tiber
Grad Kurbelwinkel. Fraglich ist hier, weshalb trotz exponentieller Temperaturabhingigkeit
(Gleichung 3.16 bzw. 3.20) im Zuge der Entflammungsphasenschwankung lediglich ein li-
neares Verhalten der Iy-Werte zu beobachten ist.

Aufgrund dessen sind in Abbildung 7.14 zusétzlich zu den Verldaufen der Vorreaktionsinteg-
rale die entsprechenden Temperaturverldufe in der unverbrannten Zone iiber Grad Kurbel-
winkel aufgefiihrt. Diese werden fiir die Klopfintegralberechnung nach /SCHM1/ unter An-
nahme einer adiabaten, polytropen Zustandsédnderung aus dem Zylinderdruckverlauf ermittelt
— der starke Anstieg der Temperaturen zwischen 368 und 374 °KW n. OT ergibt sich aus dem
in /SCHM1/ zusétzlich implementierten Turbulenzeinfluss. Bei Betrachtung der Temperatur
im Unverbrannten zu einer konstanten Kurbelwinkelstellung von beispielsweise 368° kann
eine nahezu dquidistante Differenz zwischen den Einzelzyklen beobachtet werden. Wie nach
Gleichung 3.16 respektive 3.20 erwartet, verhalten sich die Iy-Werte nicht dquidistant, son-
dern zeigen eine mit dem Temperaturniveau zunehmende Differenz auf. Somit stellt sich die
Frage, wie die lineare Verteilung der Endwerte der Vorreaktionsintegralberechnung zu be-
griinden ist.
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Abbildung 7.14: Simulierte Temperatur- und Klopfintegralverldufe iiber Grad Kurbelwinkel

Dies soll mit Hilfe von Abbildung 7.15 erklart werden. Hierin werden erginzend zu den Ix-
Verldufen fiir die Einzelzyklen 13 und 15 der Brennbeginn, der 85% Massenumsatzpunkt und
die sich daraus ergebende 0-85% Brenndauer dargestellt. Gut zu erkennen ist, dass sich beide
Brenndauern um etwa drei Grad Kurbelwinkel unterscheiden. Das Einzelarbeitsspiel 13 hat
aufgrund des fritheren Brennbeginns einen stiarkeren Druck- bzw. Temperaturanstieg zur Fol-
ge. Gleichzeitig erhoht sich die Geschwindigkeit des Massenumsatzes, so dass weniger Zeit
vergeht bis der 85% Massenumsatzpunkt erreicht ist. Infolge der hoheren Temperatur resul-
tiert somit zunéchst eine liberproportional starke Zunahme der Iy-Werte. Da jedoch insgesamt
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Abbildung 7.15: Simulierte Klopfintegralveridu-

fe mitsamt zugehdriger 0-85% Brenndauer

weniger Zeit zur Aufintegration des Vorreak-
tionszustands zur Verfiigung steht, wird der
Effekt der exponentiellen Temperaturabhin-
gigkeit ausgeglichen. Diese Kompensation
erfolgt in dem Mafe, dass sich das Bild eines
linearen Verhaltens der Iy-Werte ergibt. Zu-
sammenfassend existieren somit zwei gegen-
laufige EinflussgroBBen — die Zeit, die zur Auf-
integration zur Verfiigung steht, und die ex-
ponentielle Temperaturabhiangigkeit. Das
Zusammenspiel dieser Effekte sorgt dafiir,
dass die Kenntnis der Zyklenschwankungen
nicht zu dem nach Kap.7.1 erwarteten Effekt
des

exponentiellen  Temperatureinflusses
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fiihrt. Es stellt sich im Folgenden die Frage, inwieweit eine Anpassung des Zyklenschwan-
kungsmodells oder der verwendeten Klopfmodelle diese Zusammenhénge beeinflussen konn-
te. Daher soll zunédchst der Temperatureinfluss auf die Berechnung des Vorreaktionszustands
mit Hilfe des Temperaturkoeffizienten b variiert werden. Dieser kann im Rahmen der Klopf-
modellabstimmung angepasst werden, was eine Anderung der Temperaturabhiingigkeit und
somit auch der Auswirkungen der Zyklenschwankungssimulation auf die Klopfvorhersage
bewirken konnte.

7.4.1 Untersuchung des Temperaturkoeffizienten

In Abbildung 7.16 ist der Temperatur-
einfluss auf das Arrheniusintegral in

ol r 10" Abhiingigkeit von der Temperatur im
L . \\ 108 Unverbrannten Tyy und vom Tempera-
T~ i turkoeffizienten b dargestellt. Der be-

‘ trachtete Temperaturbereich erstreckt
- 10* e®TU[]

sich von 300 bis 1300 K, wihrend der
Temperaturkoeffizient ausgehend von
der Standardparametrierung von 4179
um +65% variiert wurde. Es ist schon

T
2 3\96;’9)9[ 29 zu sehen, dass bereits eine geringe
53 b[-] Anhebung des Temperaturkoeffizien-

ten eine deutlich stirkere Temperatur-
abhingigkeit nach sich zieht, welche
vor allem in Bereichen niedriger Tem-
peraturen wahrnehmbar wird. In A4b-
bildung 7.17 ist hierzu eine normierte Verteilung der Iy-Werte (der Einzelzyklen 13 (blau), 14
(rot) und 15 (griin)) {iber dem Klopfmodellkoeffizienten b dargestellt. Erwartungsgemél ver-
schiebt sich die Verteilung mit zunehmendem Temperaturkoeffizienten in der Art, dass der
Temperatureinfluss stark zunimmt und daher bereits kleine Temperaturerh6hungen zu einem

Abbildung

7.16:

Vorreaktionsintegral, dargestellt iiber der Temperatur

Temperatureinfluss  auf  das

im Unverbrannten und dem Temperaturkoeffizienten b

deutlichen Anstieg der Vorreaktionsintegrale 1 s+ = -
fiihren. Die Auswirkungen auf die Klopfsi- = s )
mulation sollen im Folgenden anhand von i ' parametrierung
Abbildung 7.18 aufgezeigt werden. Hierin  § 056 -
sind unter anderem fiir einen Temperatur- .;_E_..
koeffizienten von 10000 die Vorreaktionsin- g_ 04 7"*,
tegrale der kompletten Messdatenbasis des ~fg2 \
Opel Z22YH aufgetragen. Da sich durch den -
ool @ )

erhohten b-Wert die Ix-Integrale hin zu deut-
lich hoheren Wertebereichen verschieben
werden, wurde eine Normierung auf die liber
alle Messdaten gemittelte maximale Tempe-
ratur im Unverbrannten vorgesehen (siche
Gleichung 7.4).

0 10000 20000 30000 40000 50000
Klopfmodellkoeffizient b [-]

Abbildung 7.17: Normierte Verteilung der Ii-
Endwerte in Abhdngigkeit des Temperaturkoeffi-

zienten b
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Trotz besagter Normierung zeigen die Ergebnisse in Abbildung 7.18 eine extrem starke Tem-
peraturabhingigkeit, die eine Abstimmung des Klopfmodells auf einen einheitlichen Klopfin-
tegralgrenzwert verhindert. Das jeweilige Temperaturniveau kann dabei im linken Diagramm
anhand der maximalen Temperatur im Unverbrannten abgeschitzt werden. Es zeigt sich, dass
mit vor allem in hoheren Temperaturregionen die Vorreaktionsintegralberechnung in Bereiche
abdriftet, die keine universelle Abstimmung mehr zulassen. Die Anpassung des Temperatur-
koeffizienten wiirde somit zwar die in Kap.7.1 gewlinschte exponentielle Temperaturabhin-
gigkeit hervorrufen — gleichzeitig wire es aber nicht moglich, das Klopfmodell weiterhin uni-
versell auf einen einheitlichen Klopfgrenzwert bzw. auf einen Wertebereich abzustimmen.
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Abbildung 7.18: Max. Temperatur Im Unverbrannten (FKFS) und I,-Werte fiir einen Temperaturkoef-
fizienten b = 10000, Opel Z22YH (Volllast, 1000-5000 U/min)

7.4.2 Untersuchung des Zyklenschwankungsmodellansatzes

Eine weitere mogliche Ursache fiir den in Abbildung 7.12 beobachteten konstanten I -Offset
der Zyklenschwankungssimulation konnte, abgesehen von der Implementierung der Tempera-
turabhédngigkeit innerhalb des Arrheniusintegrals, auch der Zyklenschwankungsmodellansatz
an sich darstellen. Das Grundprinzip der phdnomenologischen Modellbildung liegt in der
Vereinfachung und Zusammenfassung von physikalischen Vorgidngen. Somit werden bei-
spielsweise Ziindung, Zylinderinnenstromung oder Flammenausbreitung nicht direkt, sondern
mit Hilfe von Modellvorstellungen wiedergegeben. Innerhalb dieser Modellvorstellungen
konnen die Mechanismen der Zyklenschwankungssimulation — d.h. die SF- und EP-Variation
— folglich nur die Auswirkungen auf die Verbrennungsschwankung und nicht den physikali-
schen Ursprung abbilden. Ziel dabei ist es, diejenigen Modellparameter zu variieren, die der
realen urspriinglichen Schwankung mdglichst nahe kommen. Hinzukommt, dass nicht alle
Effekte beriicksichtigt werden konnen und Vereinfachungen getroffen werden miissen, um der
Forderung nach Anwendbarkeit und kurzer Rechendauer zu entsprechen. Hierbei konnte die
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Gefahr bestehen, dass SF- und EP-Variation implizit die Auswirkungen einer anderen
Schwankung (z.B. die der Turbulenz) auf die Zyklenschwankung des Mitteldrucks mit abbil-
den, die Auswirkungen dieser Schwankung auf die Klopfsimulation jedoch nicht wiedergeben
wiirden.

Dieser Umstand soll im Folgenden anhand eines expliziten Beispiels ndher erortert werden.
Unbestritten existieren im Brennraum Turbulenzschwankungen. Letztere werden im Rahmen
des Zyklenschwankungsmodells {iber die SF-Variation teilweise mit abgedeckt, da sich diese
unter anderem auf die charakteristische Brennzeit auswirkt. Eine Schwankung der Turbulenz
mag flir die Darstellung der Zyklenschwankung nicht zwingend sein, konnte allerdings im
Rahmen der Klopfmodellierung eine wichtige Rolle spielen, da die turbulente Schwankungs-
geschwindigkeit wiederum in die Bestimmung der Vorheiztemperatur eingeht (siche Glei-
chung 3.19). Dariiber hinaus ergibt sich ein weiterer Einfluss auf besagte Vorheiztemperatur
aus der adiabat isobaren Flammentemperatur, deren Schwankung ebenfalls im Zyklen-
schwankungsmodell nicht dargestellt wird, fiir die Klopfsimulation allerdings von Bedeutung
sein konnte®.
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Abbildung 7.19: Ii-Verldufe der Ci-Variation und der Variation des Luftverhdltnisses der adiabat
isobaren Flamme, Opel Z22YH

In Abbildung 7.19 sind demzufolge die Ergebnisse einer exemplarischen Variation des Cy-
Werts und des Luftverhéltnisses aufgefiihrt. Im Falle der Cy-Variation ist ein degressiver Ans-
tieg der Ix-Werte zu erkennen, welcher sich aus einer abnehmenden Beschleunigungswirkung
der Turbulenzerh6hung ergibt. Mit anderen Worten, ab einem gewissen Turbulenzgrad ist
eine Sattigung erreicht — die Verbrennungsgeschwindigkeit, -temperaturen und -driicke und
dementsprechend die Iy-Werte steigen nicht mehr proportional zum Turbulenzniveau an. Die

3 Hintergrund ist, dass eine Turbulenzschwankung im Bereich der Flammenzone unter anderem auch
zu Unterschieden in der Gemischhomogenisierung fithren konnte. Diese wiirden sich in der adiabat
isobaren Flammentemperatur bemerkbar machen, welche wiederum die Endgastemperatur bzw. die

Vorheiztemperatur des Klopfmodells beeinflussen wiirde.
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Variation des Luftverhiltnisses der adiabat isobaren Flamme zeigt fiir Werte zwischen 0.75
und 1.25 ein symmetrisches Verhalten der Vorreaktionsintegrale. Lediglich fiir extreme Werte
von 0.5 und 1.5 ergibt sich eine gewisse Asymmetrie, welche letztendlich jedoch keine grof3e
Auswirkung auf den gewichteten Mittelwert hat. Dies spiegelt sich auch in Abbildung 7.20
wider, da sich die Iy-Werte basierend auf der Variation des Luftverhéltnisses kaum von denen
des gemittelten Arbeitsspiels unterscheiden. Die Cy-Variation zeigt hingegen ein mit Abbil-
dung 7.12 vergleichbares Bild. Auch hier fiihrt die Zyklenschwankungssimulation — trotz des
degressiven Verhaltens der Iy-Werte — zu keiner Verbesserung der Klopfvorhersage, was
ebenfalls darauf hindeutet, dass mdglicherweise die Erweiterung der bestehenden Klopfmo-
dellansitze um bisher noch unberiicksichtigte Effekte zielfithrend sein konnte.
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Abbildung 7.20: Vergleich der I,-Werte (FKFS) fiir das mittlere Arbeitsspiel, fiir das ZS-Modell auf
Basis der Ci-Variation und auf Basis der Variation des Luftverhdltnisses der adiabat isobaren Flam-
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Die Erstellung eines Modellansatzes zur Vorhersage der ottomotorischen Zyklenschwankun-
gen erhoht das Potential der realen Arbeitsprozessrechnung und diirfte daher von groflem
Wert fiir die aktuell immer prisentere, simulative Motorenentwicklung sein. Infolge der
Kenntnis der Zyklenschwankungen ergibt sich ein vollig neues Bewertungskriterium fiir den
Motorbetrieb — die Verbrennungsstabilitit. Diese spielt gerade in den Grenzbereichen des
Motorbetriebs eine grofle Rolle, da das Mal3 der Schwankungen bestimmt, in wie weit besagte
Grenzbereiche ausgereizt werden konnen. Insbesondere ist hier neben dem hohe Teillast-
bzw. Volllastbereich der verbrauchsrelevante Niedriglastbereich zu nennen.

Explizit lasst sich dies beispielsweise anhand einer Entdrosselung iiber eine interne Abgas-
riickriihrung verdeutlichen. Mit zunehmendem Restgasgehalt steigen Grad der Entdrosselung,
Ladungswechselwirkungsgrad aber auch das Niveau der Zyklenschwankungen an. Im Zuge
dessen sinkt gleichzeitig der Hochdruckwirkungsgrad, so dass spitestens mit dem Auftreten
von Verbrennungsaussetzern, ein kritisches Ma3 der Ladungsverdiinnung erreicht ist (Lauf-
grenze). Die Simulation der Zyklenschwankungen kann hierbei helfen diese Laufgrenze vor-
herzusagen und somit a priori das Potential der Entdrosselung abzuschétzen, womit wiederum
eine entsprechende Zeit- und Kostenersparnis verbunden sein diirfte.

In diesem Zusammenhang stellt sich auBerdem die Frage, ob und in wie weit eine genauere
Abbildung der Turbulenz (sieche FVV Projekt Turbulenzmodellierung) die Vorhersagefahig-
keit der Zyklenschwankungssimulation erhohen kann. Das Zyklenschwankungsmodell beruht
auf einem phdnomenologischen Verbrennungsmodellansatz, welcher zur Berechnung des
Turbulenzverlaufs ein k-e-Modell verwendet — d.h. die Folgen einer Erweiterung des Turbu-
lenzmodells auf das Verbrennungsmodell wirken sich auch auf das Zyklenschwankungsmo-
dell aus. So wiirde zum Beispiel ganz allgemein eine Anhebung der Turbulenzintensitit mit
einer schnelleren turbulenten Schwankungsgeschwindigkeit einhergehen, welche im Zusam-
menspiel mit der in Kap.5.4.2 vorgestellten SF-Variation zu geringeren Schwankungen fiihren
konnte. Eine Kombination von erweitertem Turbulenzmodell und Zyklenschwankungsmodell
scheint daher im Hinblick auf eine Verbesserung der Vorhersagegenauigkeit duflerst interes-
sant.
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Basierend auf dem validierten Zyklenschwankungsmodell wurden im zweiten Teil dieser Ar-
beit die Auswirkungen einer zyklischen Verbrennungsschwankung auf die Klopfsimulation
untersucht. Eine Verbesserung der Vorhersagegenauigkeit durch Beriicksichtigung der Zyk-
lenschwankungen trat — unter Verwendung aktueller Klopfmodelle /SCHM1, FRAN1/ — nicht
ein. Eine Ursache hierfiir lag u.a. in der Anwendbarkeit dieser Ansitze auf Einzelarbeitsspie-
le. Die Untersuchung der einzelarbeitsspielaufgeldsten Messdaten zeigte, dass es beziiglich
des Klopfintegralwerts einen sehr groBen Uberschneidungsbereich von klopfenden und nicht
klopfenden Zyklen gab — m.a.W. dass die Ubertragbarkeit derzeitiger Klopfmodellansitze auf
Einzelzyklen nicht gewéhrleistet ist. Die Zyklenschwankungen als Einflussfaktor auf die
Klopfmodellierung auszuschlieBen, scheint jedoch iibereilt. Vielmehr konnte eine Erweite-
rung des Arrheniusansatzes um bisher noch unberiicksichtigte Effekte zielfiihrend sein, um
darauf aufbauend in Verbindung mit dem Zyklenschwankungsmodell den gewiinschten Ge-
nauigkeitsanforderungen zu entsprechen.

Die Motivation dieser Untersuchung lag in dem potentiellen Informationsgewinn, den die
Zyklenschwankungssimulation und die daraus resultierenden Temperaturverldufe der Einzel-
zyklen mit sich bringen. Basierend auf dieser Annahme kdnnte zum Beispiel im Falle einer
mageren fremdgeziindeten Verbrennung auch die Vorhersage der Stickoxidemissionen, deren
Entstehung ebenfalls eine starke Temperaturabhéngigkeit aufweist, grundlegend verbessert
werden. Eine nachtrigliche Anbindung eines Emissionsmodells ist aufgrund des modularen
Aufbaus des FVV Zylindermoduls, in welches das Zyklenschwankungsmodell eingebunden
wurde, moglich und wiirde den Anwendungsbereich des Zyklenschwankungsmodells deutlich
erweitern.
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Abbildung 9.1: Auswirkungen der Anzahl an ausgewerteten Einzelarbeitsspielen auf die COV p,,; Be-
rechnung, Opel Z22YH (5000 U/min, Volllast)
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Abbildung 9.7: Vergleich der ES Zeiten, Daimler Abbildung 9.8: Vergleich der Differenz von ZZP
M271 (180°NW/230°NW, 1600 U/min, 3 bar) und ES, Daimler M271 (80°NW/180°NW, 1600
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Abbildung 9.14: Anwendung der Zyklenschwankungsmodellparametrierung des Mahle Downsizing-
motors auf die Simulation von Daimler M271 und Opel Z22YH
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Abbildung 9.17: Hdufigkeitsverteilungen klopfender und nicht-klopfender Arbeitsspiele aufgetragen
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Abbildung 9.18: Vergleich der I-Werte von
Messung und Simulation an der Klopfgrenze,
Opel Z22YH (1000-5000 U/min, Volllast)

9.1 Erginzungen zu Kapitel 8

In Abbildung 7.12 war auffillig, dass bei einer Drehzahl von 5000 U/min die simulierten Iy-
Werte ab Betriebspunkt 36 nicht — wie aufgrund der Frithverstellung der Ziindzeitpunkte er-
wartet — weiter ansteigen, sondern einen horizontalen bis leicht abfallenden Verlauf aufzei-
gen. Dieses Verhalten soll bei ndherer Betrachtung der Betriebspunkte 33 bis 39 anhand der
Luftmassen und Starttemperaturen bei ES erldutert werden (sieche Abbildung 9.19).
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Abbildung 9.19: Luftmasse, Starttemperatur, Nulllinienkorrektur und Startdruck bei konstanter ,, Ein-
lass schlieft* Steuerzeit, Opel Z22YH (Volllast, 5000 U/min)

Es liegt die Vermutung nahe, dass die relativ geringen I,-Werte ab Betriebspunkt 36 auf den
starken Abfall der Starttemperatur zuriickzufiihren sind. Bei anndhernd gleichen Luftmassen,
konstanter ES-Steuerzeit und dementsprechend konstantem Zylindervolumen ldsst sich dieses
Verhalten unter Verwendung der thermischen Zustandsgleichung idealer Gase hauptsichlich
durch ein ebenfalls abfallendes Startdruck- bzw. Nulllinienniveau begriinden. Offensichtlich
zeigt die Vorreaktionsintegralberechnung auf Basis des gemessenen Druckverlaufs jedoch
keinen abfallenden I-Verlauf. Mit Hilfe der gegebenen Rand- bzw. Startbedingungen ist es
folglich im Rahmen der Arbeitsprozessrechnung nicht moglich die indizierten Druckverldufe
in der Art zu approximieren, als dass das tendenzielle Verhalten der gemessenen I,-Werte mit
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zunehmender Frithverstellung des Ziindwinkels richtig wiedergegeben werden wiirde. Da fiir
die tibrigen Betriebspunkte die Tendenz der ansteigenden Vorreaktionsintegrale mit fritherer
Zindwinkellage simulativ gut abgebildet wird, scheint die Ursache hierfiir weniger auf Seite
der Prozessrechnung, sondern eher auf Seite der Messdatenerfassung oder Messdatenauswer-
tung (z.B. 100%-Iteration, Art der Nulllinienfindung) zu liegen.

Anhand dieses Beispiels wird deutlich, wie wichtig eine exakte Bestimmung der Randbedin-
gungen fiir eine belastbare Vorhersage des Klopfens ist, da bereits eine abdriftende Nulllinie
vergleichsweise starke Starttemperaturunterschiede (hier: 30-40 K) hervorrufen kann, welche
die Vorreaktionsintegralberechnung in hohem Malle beeinflussen.
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