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1 Einleitung

Den Dieselmotor kennzeichnet als Fahrzeugantrieb vor allem sein geringer Kraftstoffver-
brauch, der durch einen hohen Motorwirkungsgrad erreicht wird. Der Minderung der Ab-
gasemissionen bei gleichzeitiger Beibehaltung des hohen Wirkungsgrades widmen sich die
Bemiihungen der gegenwéartigen technischen Weiterentwicklungen.

Die Motorsteuerung hat einen grofien Anteil an der bisher erreichten Emissionsminderung.
Durch eine betriebspunktabhéingige Steuerung kann fiir jeden spezifischen Betriebspunkt
des Motors eine Optimierung auf minimale Emissionen erfolgen. Fiir diesen Zweck werden
elektronische Steuergeriite eingesetzt, deren steigende Rechenleistung in Zukunft auch die
Bewiltigung komplexer Aufgaben erméoglichen wird.

Zur Zeit werden neue, homogene Brennverfahren entwickelt, die eine drastische Absenkung
der Rohemissionen versprechen. Bei diesen Brennverfahren ist jedoch der Verbrennungsablauf
schwer zu steuern. Im Forschungsstadium befinden sich Konzepte zur Verbrennungsregelung,
die mit Sensoren (in der Regel Zylinderdrucksensoren) Informationen direkt im Brennraum
erfassen und so eine genauere Kontrolle des Verbrennungsvorganges erlauben. Fiir homogene
Brennverfahren ist eine solche Verbrennungsregelung unverzichtbar, um den Motor zuverlas-
sig betreiben zu kénnen.

Die Kosten der heute verfiighbaren Brennraumsensoren sind fiir einen breiten Serieneinsatz der
Verbrennungsregelung zu hoch. Aus diesem Grund sind alternative Konzepte zur Verbren-
nungsregelung sehr interessant. Informationen iiber die Verbrennung kénnen grundsétzlich
auch aus dem Verlauf der Motordrehzahl gewonnen werden. Dafiir bestehende Verfahren der
Drehzahlauswertung beschrianken sich aber meist auf Anwendungen fiir die Motordiagnose
und nicht der Regelung der Verbrennung.

1.1 Zielsetzung der Arbeit

Die Hauptzielsetzung dieser Arbeit ist die Untersuchung von Verfahren zur Ableitung von
zylinderspezifischen Verbrennungs-Merkmalen aus der Motordrehzahl, die als Regelgrofien
einer Verbrennungsregelung geeignet sind. Dabei ist zu beriicksichtigen, dass die motorische
Verbrennung ein Einzelereignis ist, sich also von Zylinder zu Zylinder und Arbeitsspiel zu
Arbeitsspiel beliebig dndern kann.

Welche Merkmale fiir eine Verbrennungsregelung geeignet sind, wird anhand von bestehenden
Regelungskonzepten analysiert, aus denen die erforderlichen Regelgréfien herausgearbeitet
werden sollen.

Nach einer Ubersicht iiber die Grundlagen des Drehzahlverlaufes wird der Stand der Technik
zur Gewinnung von drehzahlbasierten Verbrennungs-Informationen aus der Literatur darge-
stellt.



2 1 Einleitung

Eigene, experimentelle Untersuchungen werden an einem 4-Zylinder-Dieselmotor durchge-
fiithrt. Fiir diesen Motor soll das thermodynamische und mechanische Systemverhalten unter-
sucht werden. Dafiir werden allgemein giiltige, physikalische Modelle entwickelt, mit denen
der Zusammenhang zwischen ursichlicher Verbrennung und messbarer Drehzahl simuliert
werden kann.

Das Systemverhalten soll anhand von Drehschwingungs- und Zylinderdruckmessungen ex-
perimentell ermittelt und mit Simulationsrechnungen detaillierter analysiert werden. Beson-
derer Schwerpunkt liegt auf der gegenseitigen Beeinflussung der Zylinder und méglichen
Problemen, die sich fiir die Ableitung zylinderspezifischer Aussagen ergeben.

Aus den Ergebnissen der Modellierung des Verbrennungsmotors ergeben sich die relevan-
ten Effekte, die in einem drehzahlbasierten Verfahren zur Verbrennungsparameterschétzung
beriicksichtigt werden miissen. Ein solches Verfahren soll abschlieBend vorgestellt und mit
Referenz-Merkmalen aus einer Zylinderdruckmessung verglichen werden.



2 Grundlagen und Entwicklung des
Dieselmotors

Der Pkw-Dieselmotor mit Direkteinspritzung hat sich aufgrund seines niedrigen Kraftstoff-
verbrauches einen hohen Marktanteil erobert. Der Diesel-Anteil an der deutschen Inlands-
produktion betrug im Jahr 2003 iiber 40%.
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Quelle: VDA-Statistiken

Bild 2.1: Inlandsproduktion von Diesel-Pkw (Quelle: Verband der Automobilindustrie [6])

Insbesondere seit dem Jahr 1998 gibt es einen starken Anstieg der Produktionszahlen in
Deutschland, wie Abbildung 2.1 zeigt. War der Dieselmotor zunéchst nur in kleineren Fahr-
zeugen niedriger Motorisierung verfiigbar, so ist er mittlerweile auch in der Luxusklasse in
Motoren mit sechs, acht oder gar zehn Zylindern vertreten.

In diesem Kapitel sollen zunéchst die gesetzlichen Randbedingungen dargestellt werden, die
den Rahmen fiir den Einsatz von Fahrzeug-Dieselmotoren bilden und eine wesentliche Trieb-
feder der technischen Weiterentwicklung sind. AnschlieSend werden die wichtigsten Entwick-
lungstrends und Technologien aufgezeigt, wobei ein besonderer Schwerpunkt auf dem Mo-
tormanagement und den bestehenden Regelungskonzepten zur Beherrschung emissionsarmer
Brennverfahren liegt.

2.1 Entwicklung der Emissions-Vorschriften

Zum Schutz von Umwelt und Gesundheit setzt der Gesetzgeber Grenzwerte limitierter Schad-
stoffe fest, die zur Erfiillung einer bestimmten Abgasnorm nicht iiberschritten werden diirfen.
Diese limitierten Schadstoffe sind im einzelnen:



4 2 Grundlagen und Entwicklung des Dieselmotors

Kohlenmonoxid (CO) entsteht bei der unvollstandigen Verbrennung, z.B. durch Luftman-
gel oder zu geringe Verbrennungstemperaturen. Auf den Menschen wirkt es toxisch, da es
den Sauerstoff-Transport im Blut behindert.

Kohlenwasserstoffe (H (') sind ebenfalls Produkte einer unvollstandigen Verbrennung. Ins-
besondere polyzyklische Verbindungen wie Benzol wirken krebserregend.

RuBpartikel entstehen insbesondere bei der konventionellen, strahlgefiihrten (siehe Kapitel
2.2.1) Verbrennung. Der Durchmesser dieser Partikel betriagt ungefahr 0,05 gum [7]. Aufgrund
dieser geringen Abmessungen sind sie lungengéngig. Da auch ihnen eine krebserregende Wir-
kung zugeschrieben wird [126], werden sie zur Zeit im Zusammenhang mit der Begrenzung
der Feinstaub-Immissionen sehr kontrovers diskutiert.

Stickoxide (NOyx) entstehen bei hohen Verbrennungstemperaturen, insbesondere bei ei-
nem iiberstochiometrischen Luftverhéltnis. In der Atmosphére reagieren Stickoxide mit Was-
ser zu salpetriger Saure und tragen so zum sauren Regen bei.

Das Massen-Verhiltnis der einzelnen Schadstoffe hiangt mafigeblich vom Verbrennungsluft-
verhéaltnis A ab. Wahrend der Dieselmotor mit einem Luftiiberschuss betrieben wird (mage-
res Gemisch), liegt der Arbeitsbereich des Ottomotors im Bereich um das stéchiometrische
Luftverhéltnis A = 1. Bei diesem Luftverhéltnis konnen die Rohemissionen des Ottomotors
durch einen Abgas-Katalysator deutlich reduziert werden. Das hat dazu gefiihrt, dass die ka-
talytische Abgasnachbehandlung mit A-Regelung heute Stand der Technik bei Ottomotoren
ist.

Beim mager betriebenem Dieselmotor bietet sich diese Moglichkeit der Emissionsminde-
rung nicht. Aufgrund seiner wachsenden Verbreitung wurden jedoch auch die Emissions-
Grenzwerte von Dieselmotoren in den letzten Jahren schrittweise verschérft. Abbildung 2.2
zeigt die Entwicklung der Schadstoffgrenzwerte fiir Dieselmotoren mit Direkteinspritzung in
Europa.

Die Grenzwerte der Abgasnormen EU1 bis EU3 konnten im Wesentlichen durch Verbesse-
rungen des Verbrennungsvorganges eingehalten werden. Dazu wurde motorseitig der Ein-
spritzvorgang optimiert.

Eine weitere Absenkung der Kohlenwasserstoff-Emissionen bewirkte der Einsatz eines un-
geregelten Oxidationskatalysators. Eine Verringerung der NO x-Emissionen wurde durch ei-
ne geregelte Abgasriickfiihrung (AGR) erreicht, mit der insbesondere in Teillast-Betriebs-
punkten der Sauerstoff-Uberschuss im Brennraum gesenkt werden kann. Die Regelung der
zuriickgefithrten Abgasmenge ist als Teilaufgabe des Motormanagementes im Motorsteuer-
gerat integriert.

Zur Erfiillung der EU4-Norm fiihrte erstmals Peugeot im Jahr 2000 den Dieselpartikelfilter
[85] in die Serienfertigung ein. Bei dieser Form der aktiven Abgasnachbehandlung wird ein
Grof3teil der im normalen Motorbetrieb emittierten Ruflpartikel im Filter zuriickgehalten.
Ist der Filter beladen, wird in einer Regenerationsphase die gespeicherte Rufimasse gezielt
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3,5

EU1 EU2 EU3 EU4
ab 1.07.1992 | ab 1.01.1996 | ab 1.01.2000 | ab 1.01.2005 | ab 1.09.2009
CO [g/km] 3,16 1,00 0,64 0,50 0,50
EHC + NOX [g/km] 1,13 0,90 0,56 0,30 0,23
B NOX [g/km] 0,50 0,25 0,18
W Partikel [g/ 10km] 1,80 1,00 0,50 0,25 0,05

Bild 2.2: EU-Abgasnormen fiir Pkw-Dieselmotoren mit Direkteinspritzung (Quelle: [/, 5])

verbrannt. Dafiir wird durch Mafinahmen im Motormanagement eine Erhchung der Abgas-
temperatur herbeigefiihrt, die zum Abbrand des Rufles fiihrt.

Mit der Abgasnorm EU5, die ab dem Jahr 2009 verbindlich wird, werden die NOx- und
Partikel-Grenzwerte erneut gesenkt. Zur Erfiilllung dieser Vorgaben sind zur Zeit weitere
Techniken der Abgasnachbehandlung wie NO x-Speicherkatalysatoren und selektive kataly-
tische Reduktion (Selective Catalytic Reduction - SCR) [64] in der Entwicklung.

Neben der schrittweise verschéarften Limitierung der Schadstoff-Emissionen fordert der Ge-
setzgeber eine Eigendiagnose des Fahrzeugs, mit der emissions-relevante Fehlfunktionen er-
kannt und dem Fahrer signalisiert werden kénnen. Diese so genannte On-Board-Diagnose
(OBD) [3] erfordert spezielle Funktionen zur Uberwachung von Fahrzeug-Komponenten an-
hand von verfiigharen Sensorinformationen.

Die durch gesetzliche Regelungen zur Begrenzung der Abgasemissionen angestofenen, tech-
nischen Entwicklungen zeigen den wachsenden Aufwand zur Emissionsminderung. Dabei
wirken die Abgasvorschriften als eine wesentliche Triebfeder fiir die Weiterentwicklung des
Motormanagements.

2.2 Dieselmotorische Brennverfahren

Bei der Auslegung des Brennverfahrens befindet sich der Motorenentwickler im Konflikt der
Optimierung auf verschiedene Ziele [102]. Eines dieser Entwicklungsziele ist die Erreichung
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eines hohen energetischen Wirkungsgrades des Motors, um den Kraftstoffverbrauch mog-
lichst gering zu halten. Zweitakt-Grofidieselmotoren erreichen einen spezifischen Kraftstoft-
verbrauch von 156 g/kWh, was einem Wirkungsgrad von bis zu 54% entspricht [21]. Pkw-
Dieselmotoren mit Direkteinspritzung erreichen immerhin noch einen Kraftstoffverbrauch
von 200 g/kWh (Wirkungsgrad 42%), wodurch der Dieselmotor in Zeiten steigender Kraft-
stoffpreise bei Autokédufern zunehmend attraktiv wird.

Die verschirfte Abgas-Gesetzgebung bei Pkw-Motoren (siehe Abschnitt 2.1) erfordert dage-
gen Mafinahmen zur Minderung limitierter Abgaskomponenten wie Stickoxiden, die sich z.B.
durch eine niedrige Verbrennungstemperatur bei spéter Verbrennungslage verringern lassen.
Eine spéte Verbrennungslage senkt aber auch den Motorwirkungsgrad.

Insbesondere bei Kraftfahrzeugantrieben muss zusétzlich auf eine geringe Geréduschemis-
sion geachtet werden, was dem Gradienten des Zylinderdruckanstiegs Grenzen setzt. Das
Brennverfahren ist also auf den jeweiligen Einsatzzweck des Motors und die gesetzlichen
Rahmenbedingungen abgestimmt.

2.2.1 Konventionelle Diesel-Brennverfahren

Beim konventionellen, strahlgefithrten Diesel-Brennverfahren wird Dieselkraftstoff bei ho-
hem Druck (bis 2000 bar) in komprimierte Luft eingespritzt. Die Einspritzung erfolgt durch
mehrere kleine Locher, wodurch der Kraftstoffstrahl in sehr kleine, nur 2 bis 50 um grofie
Tropfchen zerstdaubt wird [81]. Der Kraftstoff vermischt sich mit der umgebenden Luft, ver-
dampft teilweise und bildet ein inhomogenes Gemisch.

Aufgrund der hohen Temperatur der komprimierten Luft entziindet sich der Kraftstoff selbst-
tatig, sobald die Gemischbildung weit genug fortgeschritten ist. Nach [102] beginnt die Ziin-
dung in Bereichen eines Luftverhéltnisses von A =~ 0, 7 und erfasst dann die anderen Bereiche
des Strahls. Im Gemisch herrschen sehr unterschiedliche Luftverhéltnisse. Es gibt sowohl ma-
gere Zonen (A > 1) als auch sehr fette Zonen mit A < 1.

Je nach lokalem Luftverhéltnis des Gemisches ergibt die Verbrennung lokal unterschiedliche
Temperaturen der verbrannten Gase. Bei Temperaturen oberhalb von etwa 2200 K bei einem
Luftverhéltnis von A > 0,9 steigt die Konzentration an Stickoxiden stark an. Insbesondere in
Bereichen mit A < 0,6 entsteht Ruf3, der jedoch im Verlauf der weiteren Verbrennung durch
Vermischung mit sauerstoffreichem Gas zu einem Grofiteil wieder oxidiert wird [125]. Ein
glinstiges Luftverhéltnis, bei dem sowohl die Rufbildung als auch die Stickoxidentstehung
weitgehend vermieden werden, liegt daher im \-Fenster zwischen 0,6 und 0,9. Die konventio-
nelle Gemischbildung im direkt eingespritzten Kraftstoffstrahl fiihrt aber lokal immer auch
zu ungiinstigen Luftverhéltnissen auflerhalb dieses Bereiches.

2.2.2 Neue ,homogene”“ Brennverfahren

Die Ausfithrungen im vorangehenden Abschnitt haben verdeutlicht, dass in der Inhomogeni-
téit des Kraftstoff-Luft-Gemisches die Ursachen fiir die Schadstoffentstehung beim Dieselmo-
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tor liegen. Zur Emissions-Vermeidung werden daher zur Zeit intensiv Verfahren untersucht,
die auf eine Homogenisierung der Zylinderfiillung abzielen.

Auch bei diesen Brennverfahren erfolgt die Ziindung {iber eine Selbstentziindung aufgrund
der kompressionsbedingten Temperatursteigerung. In der Literatur werden diese Ansitze als
Homogeneous Charge Compression Ignition (HCCI) bezeichnet. Dabei gibt es sowohl Ver-
fahren mit Otto-Kraftstoff [15] als auch mit Diesel-Kraftstoff. Detaillierte Untersuchungen
der homogenen und teilhomogenen Diesel-Verbrennung haben u.a. [50] und [105] durchge-
fiihrt. Einen guten Uberblick iiber HCCI-Verfahren mit Ottokraftstoff gibt [53].

Beim Diesel-HCCI-Verfahren erfolgt die Ziindung des Gemisches idealerweise an vielen Stel-
len im Brennraum gleichzeitig [52]. Dadurch kommt es nicht zur Ausbildung einer Flam-
menfront mit sehr hohen Verbrennungstemperaturen. Bleibt die Temperatur unterhalb von
2200 K, so bildet sich selbst bei Luftiiberschuss kein thermisches Stickoxid (NO) [102, 132].
Durch die Homogenitit der Zylinderladung werden lokal fette Gemischzonen vermieden. Es
entsteht deutlich weniger Ruf} als bei der konventionellen dieselmotorischen Verbrennung.
Bild 2.3 zeigt die Emissionen, den Verlauf der freigesetzten Verbrennungswirme d@g/dp
und den Zylinderdruckverlauf p., der konventionellen Dieselverbrennung und eines teilho-
mogenen Dieselbrennverfahrens (THDV).

= Conv. diesel combustion
g ©07] § 2
) _ S »
gs ] =3 | 2
¢S 20 S g T
Te ,d O o =
@) i
4 - = Optimized premixed EGR 30 70 |%
80 i

. 60 formation (THDV) Air mass 380 160 |mg/Cycle
= _
_‘g’ 40 ] Spec. NOy | 2,30 0,07 |g/kWh
& 90 Soot 0,36 | 0,02 [FSN

0 . : . . .

320 34|10 SEISO SéO 40|0 42|0 Spec. co ¢ = g/kWh

¢ in °CA Spec. HC 0,4 52 |g/kWh

Bild 2.3: Emissionen von teilhomogener und konventioneller dieselmotorischer Verbrennung
im Vergleich, Motordrehzahl 1600 min™", untere Teillast (Quelle: [72])

Ziindet das homogene Gemisch, so erfolgt im Vergleich zur konventionellen Verbrennung eine
sehr schnelle Wérmefreisetzung (in Bild 2.3 im Diagramm oben links). Die hohe Brennrate
bewirkt einen steilen Zylinderdruckanstieg und dadurch ein starkes Verbrennungsgerdusch,
das sich akustisch unangenehm bemerkbar macht. Die Verbrennungsgeschwindigkeit kann
durch einen hohen Restgasanteil im Brennraum gemindert werden, der z.B. durch eine Riick-
fithrung von Abgas (EGR - Ezhaust Gas Recirculation) oder eine geeignete Ventilsteuerung
[15] realisiert wird. Im vorliegenden Vergleich bestanden 70% der Zylinderfiillung aus Abgas
gegeniiber 30% bei der konventionellen Verbrennung. Durch Abgasriickfithrung wird aller-
dings auch der Frischluftanteil (Air mass) an der Zylinderfiillung gemindert, wodurch dieses
Vorgehen auf den Teillastbereich beschrankt bleibt.
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Bemerkenswert ist der starke Riickgang der Rufl- und NOx-Emission um ein bis zwei Gro-
Benordnungen gegeniiber dem konventionellen Brennverfahren. Nachteilig ist dagegen der
deutliche Anstieg der Konzentrationen an Kohlenmonoxid (CO) und Kohlenwasserstoffen
(HC) im Abgas, der von [105] ndher untersucht wurde. Diese Abgaskomponenten konnen al-
lerdings durch Oxidationskatalysatoren relativ einfach entfernt werden. Die Abgasreinigung
von Rufl- und Stickoxid-Emissionen ist dagegen nur durch aufwéndige Filtertechniken und
NOx-Katalysatoren unter Einsatz eines Reduktionsmittels moglich.

Eine Moglichkeit der Bildung eines homogenen Kraftstoff-Luft-Gemisches ist die externe
Gemischbildung. Die Kraftstoffverdampfung erfolgt &hnlich der Saugrohr-Einspritzung bei
Ottomotoren auflerhalb des Brennraumes. Da der Siedepunkt von Dieselkraftstoff deutlich
hoher liegt als der von Benzin, wird eine Verdampfungseinrichtung benétigt. In [115] wird
die externe Gemischbildung durch den Einsatz eines Kalte-Flammen-Verdampfers gezeigt.
Hier erfolgt die Verdampfung durch eine Teilreaktion des Kraftstoffes mit Luft unter Bildung
so genannter Kalter Flammen. Die externe Verdampfung bringt einen Wirkungsgradnachteil
mit sich, da ein Teil der Brennstoffenergie fiir den Verdampfungsprozess benétigt wird und
deshalb der motorischen Verbrennung nicht mehr zur Verfiigung steht. Durch den Einsatz
einer zusatzlichen Verdampfer-Komponente steigen dariiber hinaus die Systemkosten und
der Bauraumbedarf im Fahrzeug.

Zur Vermeidung der Nachteile der externen Gemischbildung bietet sich die innere Gemisch-
bildung und Homogenisierung im Brennraum an. Der Kraftstoff wird dabei iiber das kon-
ventionelle Einspritzsystem direkt in den Brennraum gespritzt. Diese Konfiguration erlaubt
es, den Motor z.B. in Volllast-Betriebspunkten weiterhin mit konventioneller Verbrennung
zu betreiben und nur in geeigneten Betriebspunkten auf ein homogenes Brennverfahren um-
zuschalten.

Damit genug Zeit fiir eine moglichst gleichméfiige Gemisch-Homogenisierung zur Verfiigung
steht, erfolgt die Einspritzung sehr friith im Verdichtungstakt [34]. Wann das homogene Ge-
misch und ob es {iberhaupt ziindet, wird entscheidend vom Temperaturverlauf wéahrend der
Kompression und dem Zustand der Gemischbildung bestimmt [50]. Der Ziindverzug ist bei
der homogenen Verbrennung deutlich ldnger als bei der konventionellen. Eine Steuerung des
Brennbeginns kann daher nicht mehr allein iiber die Wahl des Einspritzzeitpunktes erfolgen,
sondern es miissen weitere Parameter wie die Ansaugluft-Temperatur und die AGR-Rate
beriicksichtigt und ggf. gezielt angepasst werden.

Zur Beherrschung der gestiegenen Komplexitdat der Ziindungssteuerung wird in der Lite-
ratur eine Verbrennungsregelung vorgeschlagen. In [45], [46] und [113] wird eine zylinder-
und zyklenselektive Ottomotor-Regelung unter Verwendung des Zylinderdruck- oder eines
Ionenstrom-Signals vorgestellt. In [121] wird der Zylinderdruck als entscheidende Fithrungs-
grofle im zukiinftigen Motormanagement herausgestellt. In Abschnitt 2.4.2 werden Konzepte
zur Verbrennungsregelung im Detail diskutiert.



2.3 Elektronisches Motormanagement beim Dieselmotor 9

2.3 Elektronisches Motormanagement beim Dieselmotor

Der geringe Verbrauch des Dieselmotors beruht unter anderem auf der direkten Einsprit-
zung des Kraftstoffes in den Brennraum, der eine giinstige thermodynamische Prozessfiih-
rung erlaubt. Wesentlich fiir die Ausschépfung des Wirkungsgrad-Potentials des Dieselmo-
tors ist eine Motorsteuerung, die auch bei unterschiedlichen Drehzahlen und Lastzustdnden
den Einspritzzeitpunkt optimal steuert. Moderne Dieselmotoren nutzen dafiir ein elektro-
nisches Motorsteuergerdt (Electronic Diesel Control - EDC), das sich zu einer zentralen
Komponente des Gesamtsystems Verbrennungsmotor entwickelt hat. Das Motorsteuergerét
iitbernimmt neben der Einspritzsteuerung noch eine Reihe weiterer Aufgaben: So verfiigen
leistungsstarke Motoren meist iiber eine Abgas-Turboaufladung, bei der der Ladedruck be-
triebspunktabhéngig geregelt wird. Zusétzlich wird iiber eine Abgasriickfithrung ein Teil der
verbrannten Abgase in den Brennraum zuriickgefiihrt. Auch dieser Vorgang muss abhéingig
vom aktuellen Motorbetriebspunkt geregelt werden.

2.3.1 Entwicklungstendenzen der Motorsteuergerdte-Hard- und
Software

Die im vorangegangenen Abschnitt skizzierten Aufgaben haben zu einer deutlichen Steige-
rung der Leistungsfahigkeit des Motorsteuergerites gefithrt. Abbildung 2.4 verdeutlicht die
Entwicklung der Leistungsparameter anhand der Steuergerite der Robert Bosch GmbH.

SOP 1996 2001 2003 2005

[MIPS]
200

80

66IVHz
60 56MHz
- @
66MHzZ
i @ 56MHzZ
40VHz
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0 p , ’
- L& L& L&
. " £ : o LI
&#/ME(DW wms(o)g w ME(D)9 a4 ME(D)17
¥ EDC15 EDC16 EDC16+ EDC17
Word width 16 32 32 32
Memory 256 kByte 1,54 MByte 1,54 MByte 1,532 MByte

Bild 2.4: Entwicklung der Leistungsparameter von Motorsteuerungen (Quelle: [87])

Der zur Verfiigung stehende Systemspeicher wuchs seit 1996 von 256 kByte auf bis zu 32
MByte in den Steuergeriten der neuesten Generation. Innerhalb von knapp zehn Jahren hat
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sich die Rechengeschwindigkeit (MIPS) um den Faktor zwanzig erhéht. Dies wurde nicht nur
durch eine Erhohung der Taktfrequenzen erreicht, sondern auch durch den Einsatz moderner
32-Bit-Prozessoren mit FlieBkomma-Arithmetik, die die einfachen Mikrocontroller ablosten.
Mit den wachsenden Regelungsaufgaben stieg auch die Zahl der Sensoren und Aktoren [(7]
und damit die Anzahl der Kontakte des Steuergerites.

Seitens der Software fiihrte die wachsende Komplexitéit zu einem Anstieg der Variablen-
Anzahl, die bei der Applikation fiir ein Fahrzeug parametriert werden miissen. Die Parame-
trierung dieser Variablen erfordert einen immer grofleren Aufwand und verursacht dement-
sprechend hohe Entwicklungskosten. Allein etwa 100 - 150 Kennfelder miissen im Datensatz
eines modernen Steuergerdteprogramms parametriert werden [60].

Um die wachsende Datenmenge der Software zu begrenzen, wird das Ziel verfolgt, die grofle
Zahl der Kennfelder durch modellbasierte Funktionen zu ersetzen[37, 121]. Diese Funktionen
realisieren die Steuerungs- und Regelungsaufgaben durch ein physikalisches Modell, das in
Echtzeit im Steuergerét berechnet wird.

2.4 Steuerung und Regelung des Verbrennungsprozesses

Abschnitt 2.2.2 verdeutlichte die Probleme, denen sich die Entwickler bei der Steuerung
neuer Brennverfahren stellen miissen. In diesem Kapitel soll zunéchst das konventionelle
Steuerungskonzept im Motormanagement vorgestellt werden. Im Anschluss werden Beispiele
bestehender Ansétze zur Verbrennungsregelung diskutiert.

2.4.1 Steuerung der Verbrennung

Stand der Technik bei Pkw-Dieselmotoren ist eine Steuerung des Verbrennungsvorganges.
Bild 2.5 illustriert den grundsétzlichen Vorgang der Signalverarbeitung.

z.B. Motortemperatur

StorgroRenaufschaltung
Toleranzen

Motormanagement y . |
\ 4
E Fahrer- »| Wirkungs- g Einspritz- -
i | wunsch "| grad-Modell 7| system > Motor .
! Soll- Einspritz- Einspritz- Ist-
Moment Signale | menge u. Moment
-Lage

Bild 2.5: Steuerstrecke beim Dieselmotor

Mit einem elektronischen Gaspedal, auch als EGAS bezeichnet, wird der vom Fahrer ge-
wiinschte Sollwert der Fahrzeugbeschleunigung erfasst und in ein Sollmoment abgebildet.



2.4 Steuerung und Regelung des Verbrennungsprozesses 11

Aus dem Sollmoment wird iiber ein Wirkungsgradmodell des Fahrzeugs die Soll-Kraftstoff-
menge berechnet, mit der im gegenwértigen Betriebspunkt das gewiinschte Moment realisiert
werden kann. Entsprechend der berechneten Soll-Kraftstoffmenge wird das Einspritzsystem
angesteuert. Die eingespritzte Menge verbrennt im Zylinder und bewirkt das vom Motor ab-
gegebene Istmoment. Neben der Soll-Einspritzmenge ist auch der Zeitpunkt der Einspritzung
eine wesentliche Steuergrofle.

Ist- und Sollmoment stimmen nur dann iiberein, wenn die im Wirkungsgradmodell vorge-
nommene Berechnung der Einspritzsignale alle physikalischen Einfliisse beriicksichtigt, die
im aktuellen Motorbetriebspunkt das Istmoment bestimmen. Einen grofien Einfluss hat bei-
spielsweise eine geringe Motortemperatur, die iiber Warmeverlust- und Reibungseffekte das
Istmoment mindert [37]. Fiir eine genaue Laststeuerung miissen diese Effekte im Wirkungs-
gradmodell berticksichtigt werden. Dies kann iiber eine Erfassung der Motortemperatur im
Motorsteuergerit erfolgen, wie sie in Bild 2.5 angedeutet ist. Die gemessene Motortempe-
ratur wird dem Wirkungsgradmodell als Korrekturgrofie zugefiihrt, was einer Storgréfien-
aufschaltung in der Steuerstrecke entspricht. Die Motortemperatur steht in diesem Beispiel
exemplarisch fiir eine Reihe von Storgrofien, die alle Einfluss auf den Motor oder den Ver-
brennungsvorgang nehmen. Neben mechanischen Lastmomenten von Nebenaggregaten sind
insbesondere Temperatur, Druck und Zusammensetzung der dem Motor zugefiihrten Ver-
brennungsluft fiir den Ablauf des Verbrennungsvorganges entscheidend.

Zur umfassenden Beriicksichtigung miissen also eine Reihe von Stoérgrofien iiber Sensoren
im Motormanagement erfasst und im Wirkungsgradmodell verarbeitet werden. Dies erfor-
dert sehr aufwindige Software-Funktionen und eine genaue Beschreibung der physikalischen
Zusammenhénge, die den Verbrennungsablauf bestimmen. Da die Physik des Verbrennungs-
vorganges sehr komplex ist, werden die Zusammenhénge meist empirisch beschrieben und
mit Hilfe von Kennfeldern beriicksichtigt. Das Wirkungsgradmodell trigt insbesondere durch
diese Kennfelder zu einem Anwachsen der Komplexitét bei, die im Abschnitt 2.3.1 beschrie-
ben wurde.

Eine weitere Schwéche einer Steuerung zeigt sich, wenn man den Einfluss von Toleranzen
oder Fehlfunktionen von Bauteilen betrachtet, wie sie in Bild 2.5 z.B. auf das Einspritz-
system wirken. Diese Einfliilsse sind dem Motormanagement nicht bekannt, kénnen nicht
beriicksichtigt werden und fithren damit zu dauerhaften Abweichungen zwischen Soll- und
Istmoment.

2.4.2 Sensorik fiir eine Regelung der Verbrennung

Zur Uberwindung der Defizite einer Verbrennungssteuerung kann eine Regelung des Verbren-
nungsvorganges dienen. Allgemeine Voraussetzung fiir eine Regelung ist die Erfassung von
Informationen, aus denen direkt oder indirekt Verbrennungsmerkmale abgeleitet werden kon-
nen. Dafiir bieten sich in erster Linie Sensoren an, die direkt im Brennraum angebracht sind.
In den folgenden Abschnitten werden einige dafiir geeignete Messprinzipien vorgestellt.
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2.4.2.1 Zylinderdruck-Sensorik

Die direkte Messung des Zylinderdrucks mit einem Sensor liefert den Druckverlauf als Funk-
tion der Kurbelwinkelstellung. Bereits Nikolaus Otto mafl 1876 den Zylinderdruck seines
Motors mit mechanischen Mitteln und trug ihn {iber dem Zylindervolumen auf. Aus dem
so erhaltenen Indikatordiagramm ldsst sich die mechanische Leistung des Arbeitsprozesses
einfach ablesen. Auch wenn die Zylinderdruckmessung heute mit elektrischen Aufnehmern
erfolgt, so leitet sich doch der gebrauchliche Begriff der Indizierung von diesem Verfahren
ab.

Zur Messung wird der Sensor in den Brennraum eingebracht. Dies kann {iber eine separate
Bohrung im Zylinderkopf erfolgen. Ohne Modifikationen am Motor kann der Drucksensor
aber auch in die Ziindkerze des Ottomotors oder in die Gliithkerze des Dieselmotors inte-
griert werden. Bei den verwendeten Sensoren unterscheidet man verschiedene physikalische
Wirkprinzipien.

Piezo-resistive Sensoren nutzen die Verdnderung des elektrischen Widerstandes einer me-
chanisch belasteten Funktionsschicht. Vorteil dieser Sensoren ist, dass sie eine sehr geringe
Nullpunktdrift haben und daher gut fiir statische Messungen geeignet sind.

Nach einer Analyse verschiedener Messprinzipien schligt [30] als geeignetes Konzept fiir
den Serieneinsatz einen piezo-resistiven Brennraumdrucksensor vor. Er untersucht im Detail
Fehlereinfliisse durch Temperaturdrift und das dynamische Ubertragungsverhalten an einem
selbst entwickelten Sensor.

In [26] wird ein glithkerzenintegrierter Sensor vorgestellt, der nach dem piezo-resistiven Mess-
prinzip arbeitet. Der Linearitéits-, Hysterese- und Temperaturfehler wird mit +2% des Mess-
bereichs angegeben, der sich von 0 bis 200 bar erstreckt. Der Sensor nutzt monokristalline
Silizium-Dehnmesstreifen (DMS), die auf eine Edelstahlmembran aufgebracht sind. Die DMS
sind in einer Messbriicke geschaltet, deren Signal von einer im Gliithkerzenkopf integrierten
Messelektronik ausgewertet wird. Die Messelektronik fithrt eine Temperaturkompensation
des Messsignals durch und liefert eine Signalspannung von 0,5 bis 4,5 V.

Auch [96] nutzen das piezo-resistive Messprinzip. In einer Diinnfilmtechnik wird Titanoxyni-
trid und Nickel in einer mikrostrukturierten Briickenschaltung auf eine Messmembran aufge-
bracht. Der beschriebene Sensor liefert ein druckproportionales Stromsignal mit einer Mess-
empfindlichkeit von 54 pA /bar.

Piezo-elektrische Sensoren nutzen den piezo-elektrischen Effekt. Der Zylinderdruck auf
die Sensorfliche A bewirkt eine zur Kraft F' und zur Sensor-Empfindlichkeit S (typisch
SA ~ 15 pC/bar, [15]) proportionale Ladungsverschiebung () im Sensormaterial [2]. Diese
Ladungsverschiebung kann als Spannungsidnderung dU/dt an den Sensor-Elektroden abge-
griffen werden. Gleichung 2.1 driickt die Zusammenhénge formelméaflig aus.

%:Q:SF:SAp (2.1)
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Piezo-elektrische Zylinderdrucksensoren sind aufgrund ihres dynamischen Verhaltens, ihrer
Stabilitdt und der sehr guten Linearitét [2] als Versuchs-Messtechnik in der Motorenentwick-
lung weit verbreitet. Durch das Messprinzip stehen als Sensorsignal jedoch nur sehr kleine
Spannungsdnderungen dU/dt zur Verfiigung. Deshalb ist der Einsatz von Ladungsverstarkern
erforderlich, mit denen die Spannungsénderungen integriert und auf einem zur Weiterver-
arbeitung geeigneten Spannungspegel bereitgestellt werden. Die gesamte piezo-elektrische
Messkette und weitere Geréte zur Messwerterfassung illustriert das Schema in Abbildung
2.6.
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Bild 2.6: Schematischer Aufbau der piezo-elektrischen Druckmesskette mit Zusatzeinrichtun-

gen (Quelle: [2])

Die Ladung des Drucksensors wird im Ladungsverstirker zeitlich integriert, als Spannungs-
signal ausgegeben und im Indiziergerit digital abgetastet. Die Abtastung erfolgt dabei in
einem kurbelwinkel-dquidistanten Raster. Die Abtastwinkel werden iiber einen Winkelmar-
kengeber bereitgestellt, der an der Kurbelwelle des Verbrennungsmotors angebracht ist.

Beim Aufbau der Messkette ist insbesondere dafiir Sorge zu tragen, dass die Verkabelung
am Ladungsverstirkereingang sehr hochohmig ist. Alle Kontakte miissen sauber, trocken
und fettfrei sein. Die Kabel sollten rauscharm sein, einen hohen Isolationswiderstand haben
(GroBenordnung: 1013€2) und gegen elektromagnetische Einstrahlung abgeschirmt sein. Wer-
den diese hohen Anforderungen nicht erfiillt, so kommt es aufgrund erhohter Leckstrome zu
verstérkter elektrischer Drift des Mess-Spannungssignals.

Ungekiihlte Druckaufnehmer erreichen eine Genauigkeit besser +0,3% [15]. Durch Kiihlung
des Sensors wird insbesondere der Empfindlichkeit gegeniiber dem Thermoschock begegnet.
Die Genauigkeit lasst sich dadurch weiter verbessern (£0,2% [16]), allerdings sind gekiihlte
Sensoren groffer und daher nur in speziell angebrachten Bohrungen einsetzbar. Der Zugang
iiber vorhandene Brennraumzuggénge iiber die Ziind- oder Gliithkerze ist nur mit ungekiihlten
Sensoren moglich. Ungekiihlte Sensoren sind aus diesen praktischen Griinden in der Moto-
renentwicklung weiter verbreitet. Eine systematische Untersuchung der Messfehlerursachen
von Druckaufnehmern findet sich bei [18].

Trotz hoher Anforderungen an die Messtechnik wird sich eine geringe Drift nie ganz ver-
meiden lassen. Aus diesem Grund ist das piezo-elektrische Messprinzip fiir statische Druck-
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messungen weniger geeignet. Es sei hier auch besonders darauf hingewiesen, dass durch das
integrierende Messprinzip der Nullpunkt des Drucksignals grundsétzlich undefiniert ist! Bei
der dynamischen Messung von Zylinderdrucksignalen kann die Drift aber durch geeignete
Verfahren kompensiert und der Nullpunkt des Druckverlaufes rekonstruiert werden, wie in
Kapitel 4.2 noch néher ausgefiithrt wird.

Ein piezo-elektrischer Gliithkerzen-Sensor mit integriertem Ladungsverstiarker und Elektronik
fiir den Einsatz im Serien-Kraftfahrzeug wird in [30] und [106] beschrieben. Als alternative
Einbauposition wird in [38] eine in die Zylinderkopfdichtung integrierte, piezo-elektrische
Drucksensorik vorgestellt. Dabei wurde festgestellt, dass der Querkraft-Einfluss der Dichtung
storend auf das Drucksignal wirkt.

Optische Drucksensoren verwenden ein faseroptisches Messprinzip zur Zylinderdruckmes-
sung. Die Firma Optrand Inc. hat einen Sensor entwickelt, bei dem Licht iiber einen Licht-
leiter von hinten auf eine dem Brennraumdruck ausgesetzte Membran strahlt. Die Durch-
biegung der Membran aufgrund der Gaskréfte verdndert die Reflexion des Lichtes, das iiber
einen zweiten Lichtleiter einer optoelektronischen Auswertung zugefiihrt wird.

Die Gesamt-Abweichungen aufgrund von Nichtlinearitdten, Hysterese und Temperaturein-
fliissen betréigt laut [128] nur £0,5 %. Die garantierte Lebensdauer des Sensors wurde mit
8 - 10% Lastzyklen angegeben. Aufgrund der geringen Durchmesser von Lichtleitern ist der
Sensor nur 2,8 mm dick, wodurch er auch an schwer zugénglichen Stellen gut eingesetzt
werden kann.

Von Nachteil ist die grundsétzliche Empfindlichkeit von Lichtleitern gegeniiber engen Kriim-
mungsradien, die hohe Qualitéts-Anforderungen bei der Motor-Fertigung stellen wiirde.

2.4.2.2 Strahlungs-Sensorik

In [9] werden die natiirlichen, bei der Verbrennung auftretenden Lichtemissionen durch einen
im Brennraum angebrachten Lichtwellenleiter erfasst und iiber eine Fotodiode einer elektro-
nischen Auswertung zugefiithrt. Beim Ottomotor besteht ein unmittelbarer Zusammenhang
zwischen der Intensitdt der Lichtstrahlung und der Reaktionsgeschwindigkeit der vorgemisch-
ten Verbrennung. Beim Dieselmotor ist es hauptséchlich die Festkorperstrahlung des wéhrend
der Verbrennung gebildeten Rufes, die fiir die Strahlungsemission verantwortlich ist.

Sowohl beim Otto- als auch beim Dieselmotor steht die Lichtemission in direktem Zusammen-
hang mit dem Brennbeginn und der Brenndauer. Daher kann grundsétzlich eine Regelung
der Verbrennungslage mit Hilfe des Lichtsignals erfolgen.

Beim Ottomotor ist es dariiber hinaus moglich, eine klopfende Verbrennung iiber das Licht-
signal zu detektieren. Beim Klopfen entstehen im Lichtsignal Schwingungen hoher Frequenz,
die iiber eine geeignete Auswertung als Regelgréfie einer Klopfregelung zugefiihrt werden
kénnen. Damit ist beim Ottomotor sowohl eine Verbrennungslageregelung als auch eine
Klopfregelung mit einem einzigen Sensor moglich.
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2.4.2.3 lonenstrom-Sensorik

Ein weiteres Verfahren, mit dem Informationen direkt aus dem Brennraum erfasst werden
konnen, ist die Ionenstrom-Messung. Bei Ottomotoren kann die ohnehin vorhandene Ziind-
kerze als Sensor verwendet werden, was das Verfahren besonders einfach und kostengiinstig
macht. Abbildung 2.7 illustriert das Messprinzip.

Iion

<+— lonen

Bild 2.7: Messprinzip der lonenstrommessung an der Zindkerze (Quelle: [98])

An die Ziindkerze wird eine Mess-Gleichspannung Uj angelegt. Befinden sich Tonen zwischen
den Ziindkerzenelektroden, so fliefit ein Strom I;,,, durch den Stromkreis, wodurch am Mess-
widerstand R,, die Messspannung U,, abfillt. Die Spannung U, ist somit ein Maf fiir den
Ionenstrom, der wiederum von der Konzentration der freien Ionen abhéngt, welche zwischen
den Elektroden den Strom tragen.

[onen entstehen aufgrund der chemischen Verbrennungsreaktionen und der thermischen loni-
sierung durch die verbrennungsbedingte Temperatursteigerung. Der Tonenstrom steht daher
in direktem Zusammenhang mit den Verbrennungsvorgéngen im Brennraum. Ein typisches,
normiertes lonenstromsignal zeigt Bild 2.8.
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Bild 2.8: Typisches Ionenstromsignal bei klopfender Verbrennung (Quelle: [95])

Das starke Signal bis zum Zeitpunkt ¢ = 1 ms rithrt von der chemischen Ionisation der
Verbrennungsreaktionen her. Der erneute Anstieg des Ionenstroms hat seine Ursache in der
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thermischen Ionisation des Zylindergases. Im abfallenden Bereich des Signals ist eine hoch-
frequente Schwingung zu erkennen, die nur bei klopfender Verbrennung auftritt. Durch eine
Hochpassfilterung kann diese spektrale Komponente des Signals herausgefiltert und als Klopf-
merkmal einer Klopfregelung verwendet werden. In [98] wird auflerdem gezeigt, dass mit Hilfe
gemessener lonenstromsignale auch Verbrennungsaussetzer und verschleppte Verbrennungen
detektiert werden konnen.

Eine Bestimmung des Luftverhéltnisses A aus dem lonenstromsignal wird in [14] vorgestellt.
Fiir die Klassifizierung des A-Wertes wird ein Neuronales Netz mit den Mustern der Ionen-
stromverldufe trainiert. Ein Verfahren zur Erkennung von Verbrennungsaussetzern, ebenfalls
unter Verwendung eines Neuronalen Netzes, wird in [124] présentiert.

Ionenstromsensorik an einem Dieselmotor untersucht [78], sowohl bei konventioneller Ver-
brennung als auch im HCCI-Betrieb. Dabei werden grundsétzlich unterschiedliche Signal-
verldufe zwischen homogenem und konventionellem Brennverfahren festgestellt. [53] nutzt
die Sensorik von [78] zur Bestimmung der Verbrennungslage. Bei Luftverhaltnissen A > 1,2
nimmt das [onenstromsignal sehr stark ab und kann fiir eine zyklusaufgeldste Messung nicht
mehr ausgewertet werden.

2.4.3 Zylinderdruckgefiihrte Verbrennungsregelung

Durch die beschriebenen Brennraumsensoren kann eine Regelung aufgebaut werden, die
durch eine Riickfiihrung verbrennungsbedingter Messwerte eine Korrektur von Storgrofien
erlaubt. Bild 2.9 zeigt das allgemeine Schema einer Verbrennungsregelung unter Verwen-
dung einer Zylinderdruckmessung.
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Bild 2.9: Verbrennungsregelung beim Dieselmotor mit Zylinderdruckerfassung

Durch die Regelung verringert sich der Applikationsaufwand im Motormanagement, weil
viele aufwindig zu parametrierende Kennfelder entfallen kénnen. Anstelle von Steuerkenn-
feldern miissen nur noch Sollwerte festgelegt werden, die das gewiinschte Motorverhalten
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kennzeichnen. Zur Untersuchung der Leistungsfdhigkeit zylinderdruckgefiihrter Regelungs-
konzepte wurden eine Reihe von Prototypen mit Otto- und Dieselmotoren aufgebaut und in
der Literatur beschrieben.

2.4.3.1 Regelung von Ottomotoren mit konventionellem Brennverfahren

An einem konventionellen Ottomotor erfassen [120] den Zylinderdruck mit einem in die
Ziindkerze integrierten Sensor. Auf Basis des Drucksignals wird eine Ziindwinkel- und Abgas-
riickfithrungs-Regelung aufgebaut.

Die Potentiale der brennraumdruck-basierten Regelung beim Ottomotor werden auch in
[133] ausgelotet. Als Regelgroflen werden einfache Merkmale aus den Druckverhéltnissen an
verschiedenen Kurbelwinkelpositionen fiir Energieumsatz und Verbrennungsschwerpunktlage
abgeleitet. Damit werden eine Regelung des Verbrennungsschwerpunktes und eine Laufru-
heregelung bei Maximierung der AGR-Rate durchgefiihrt. Als weitere Grofe fiir das Motor-
management wird aus dem Druckverlauf ein Kennwert fiir die Detektion von Verbrennungs-
aussetzern bestimmt.

Eine Ziindwinkel- und Laufruheregelung realisieren [11]. AuBerdem wird der indizierte Mit-
teldruck fiir weitere Funktionen des Motormanagements bereitgestellt.

Aus dem Druckverlauf bestimmen [93] die Durchbrennfunktion und daraus den Schwerpunkt
der Verbrennungslage. Darauf aufbauend wird eine Ziindwinkelregelung mit adaptiver Vor-
steuerung entwickelt. Zusétzlich erfolgt eine geregelte AGR-Maximierung bis an die Lauf-
grenze des Motors. Als Regelgréfie wird die Varianz der Verbrennungs-Schwerpunktlage iiber
mehrere Arbeitsspiele gebildet.

Alle Autoren betonen, dass durch das Zylinderdrucksignal einige konventionelle Sensoren ent-
fallen kénnten. So kann der Sensor zur Bestimmung des Frischluft-Massenstroms durch Ver-
wendung eines durch Zylinderdruckwerte gespeisten Modells entfallen [11]. Zusétzlich kann
auf den Nockenwellen-Phasengeber verzichtet werden [11, 93]. Auf Grundlage des hochpass-
gefilterten Drucksignals kann auch eine Klopfregelung erfolgen, so dass auf die serienméfig
verbauten Klopfsensoren am Motorblock verzichtet werden kann [133].

Zu Bedenken ist aber; dass bei einem Verzicht auf Sensoren die Notlauf-Eigenschaften des
Motors stark eingeschrénkt werden, wenn die Zylinderdrucksignale ausfallen. So ist beispiels-
weise ohne Nockenwellen-Phasengeber eine Bestimmung der Nockenwellenposition und damit
ein Motorstart nur schwer moglich. Die Méglichkeiten der Plausibilisierung von Sensorsigna-
len zur Diagnose von Komponenten wird stark eingeschrankt.

2.4.3.2 Regelung von Dieselmotoren mit konventionellem Brennverfahren

Fiir einen Dieselmotor mit Direkteinspritzung und konventionellem Brennverfahren wird in
[94] ein Regelungsverfahren beschrieben, das eine Gleichstellung der Zylindermomente durch-
fiihrt. Zylinderindividuelle Abweichungen vom mittleren Motormoment kénnen dadurch aus-
geregelt werden, was einen gleichméfligeren Motorlauf gewéhrleistet. Der Zylinderdruck wird
mit einer Auflosung von 1 ° KW abgetastet und daraus der Verlauf des indizierten Momentes
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berechnet. In [70] beschreiben die Autoren eine Verbrennungsschwerpunktregelung, die einen
aus dem Druckverlauf ermittelten Verbrennungsschwerpunkt als Istwert verwendet.

Eine detaillierte Beschreibung eines zylinderdruckgefiihrten Motormanagements fiir Diesel-
motoren findet sich bei [68]. Abbildung 2.10 zeigt die Struktur des Regelkreises fiir die
zylinderspezifische Regelung von Mitteldruck pmiHD und Brennbeginn Qminw. Die Zylin-
derdruckauswertung liefert die Istwerte der Regelgréfen. Die Regeldifferenzen beider Gro-
Ben werden einem Zwei-Grofien-Regler zugefiihrt, der iiber die Stellgroflen F'orderbeginn FB
und Forderdauer F'D verfiigt. Diese Stellgréofien bestimmen Einspritz-Beginn und Dauer und
damit auch die insgesamt eingespritzte Kraftstoffmenge. Beide Grofien konnen bei dem ver-
wendeten Pumpediise-Einspritzsystem (PDE) zylinderindividuell gesteuert werden.

pmiHD_, FD BE - mg .,
. I ™ Ansteuer- PDE von ’ .
Ominw, , Regler FB losik BB Zvlind Oy Zylinder z
> > ogi p. Zylinder z >
Ominw,,, pmiHD,,

Zylinderdruck- < Zylinderdruck

Verbrennungskenngrifien
° grop auswertung

Bild 2.10: Regelkreisstruktur fir die Regelung von zylinderspezifischem Mitteldruck und
Brennbeginn (Quelle: [68])

Bild 2.11 zeigt die Struktur der Regelstrecke genauer. Der Brennbeginn Qminw(k) ist nur
vom Forderbeginn FB_soll(k) und der nichtlinearen Ubertragungsfunktion G%, abhingig.
Auf den indizierten Mitteldruck pmiHD (k) wirken jedoch beide Stellgrofien iiber G7, bzw.

11- Zur Kompensation der Nichtlinearitat wird von [68] eine Vorsteuerung tiber Kennfelder
vorgeschlagen.

pmiHD_soll(k) - l FD_soll(k) } pmiHD (k)
= PI-Regler » Gu*
+

Vorsteuerung

Ominw(k)

1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1
1

Vorsteuerung Gy*
Ominw_soll(k) +
PI-Regler + G,*

+  FB soll(k) i

i

Bild 2.11: Regler, Vorsteuerung und Regelstrecke einer Verbrennungsregelung (Quelle: [08])
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2.4.3.3 Regelung von Homogenen Diesel-Brennverfahren

In [63] und [97] wird ein Regelungskonzept fiir eine alternative Dieselverbrennung beschrie-
ben. Zur Realisierung eines teilhomogenen Brennverfahrens verfiigt der Motor iiber eine
zusétzliche elektrohydraulische Ansteuerung des Einlassventils. Wihrend des Auslasstaktes
kann damit Abgas ins Saugrohr zuriickgeschoben werden. Beim folgenden Ansaugtakt mit
normaler Ventilsteuerung wird dieses Abgas wieder in den Zylinder eingesaugt und bewirkt
so eine Erhohung des Abgasanteils an der Zylinderfiillung. Mit dieser Ansteuerung steht ein
Aktor zur schnellen, zylinderindividuellen Steuerung der Abgasriickfithrung zur Verfiigung.
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Bild 2.12: Definition der Verbrennungsmerkmale MPR und MFB50% (Quelle: [65])

Als Regelgrofien werden in [63] zwel Verbrennungsmerkmale aus dem gemessenen Druckver-
lauf abgeleitet, die in Bild 2.12 exemplarisch illustriert werden. Der mazimale Druckgradi-
ent MPR (Maximum Pressure Rise) ist durch die Tangente an den Druckverlauf wahrend
der verbrennungsbedingten Druckerh6hung symbolisiert. Die Verbrennungs-Schwerpunktlage
MFB50% (Mass Fraction Burned50%) kann aus dem durch eine Druckverlaufsanalyse ge-
wonnenen Heizverlauf (sieche Kapitel 4.2) bestimmt werden.

Messungen zum Regelstreckenverhalten zeigten eine deutliche Korrelation zwischen MFB50%
und dem Einspritzbeginn. Der Druckgradient MPR korrelierte dagegen mit der Offnungs-
dauer des Einlassventils wihrend des Auslasstaktes und damit mit dem Anteil an interner
AGR. Auf Basis dieser Ergebnisse wurde eine SISO-Reglerstruktur (SISO - Single-Input-
Singel-Output) mit zwei unabhingigen PID-Reglern je Zylinder konzipiert.

Ein homogenes Dieselbrennverfahren wird in [25] an einem Einzylindermotor untersucht. Da-
bei wird ein vollvariabler Ventiltrieb mit einer hydraulischen Ventilbetatigung ohne Nocken-
welle verwendet, was maximale Freiheiten bei der Wahl von Ventilsteuerzeiten und Mehr-
fachhiibe bietet. Die Regelung hat die Form einer Kaskadenregelung mit einem &ufleren
Momentenregelkreis und einer unterlagerten Verbrennungsregelung. Aus dem gemessenen
Zylinderdruckverlauf werden Verbrennungsschwerpunkt, indiziertes Moment und Druckgra-
dient berechnet. Die Verbrennungslageregelung erfolgt {iber einen Eingriff in die Steuerzeiten
des Einlassventils.
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Ein mit zwei unterschiedlichen Kraftstoffen betriebener HCCI-Motor wird in [99] beschrie-
ben. Durch die Vorgabe des Mischungsverhéltnisses zwischen dem ziindwilligen n-Heptan und
dem weniger ziindwilligen Iso-Oktan wird die Selbstentziindung der Zylinderfiillung {iber die
Kraftstoffeigenschaften gezielt beeinflusst. Auch bei diesem Konzept wird der Zylinderdruck
erfasst, aus dem indiziertes Moment und Verbrennungsschwerpunkt als Regelgréfien berech-
net werden. Durch die Verwendung von zwei unterschiedlichen Kraftstoffen, die auch zwei
getrennte Einspritz- und Tanksysteme erfordern, ist dieser Ansatz fiir einen Serieneinsatz
im Kraftfahrzeug zu praxisfern. Der Bauteil-Aufwand und die notwendige Versorgung aller
Tankstellen mit unterschiedlichen Kraftstoffen wiirden hohe Kosten verursachen.

2.4.4 Konsequenzen fiir drehzahlbasierte Verbrennungsmerkmale

Alle vorgestellten Verbrennungsregelungen beruhen auf zylinderindividuellen Merkmalen fiir
die Verbrennungslage und das mittlere Moment. In einigen Konzepten wird zusétzlich noch
der Druckgradient verwendet.

Zur Ableitung der genannten Merkmale dient eine Druckverlaufsanalyse (siche Kapitel 4.2).
Dafiir ist es notwendig, den Zylinderdruck mit einer hohen Abtastrate von mindestens 1 ° KW
zu erfassen. Der Messaufwand und die Anforderungen an eine echtzeitfihige Signalverarbei-
tung sind also recht grof. Fiir einen Einsatz im Serienfahrzeug miissen die Drucksensoren
eine hohe Lebensdauer und Langzeitstabilitit {iber ein Fahrzeugleben aufweisen.

Zur Vermeidung der kostenintensiven Zylinderdrucksensorik in einem zylinderdruckgefiihrten
Motormanagement wird in dieser Arbeit ein neuer Ansatz untersucht, mit dem eine Verbren-
nungsregelung auf Basis von vorhandenen Drehzahlsignalen durchgefithrt werden kann. Dazu
miissen zundchst Verbrennungsmerkmale aus der Drehzahl abgeleitet werden, die als Regel-
grofien geeignet sind. Die Struktur einer solchen Regelung ist in Abbildung 2.13 illustriert.
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Bild 2.13: Regelstrecke beim Dieselmotor unter Verwendung des Drehzahlsignals

Die in dieser Arbeit durchgefiihrten Untersuchungen zur Bestimmung drehzahlbasierter Ver-
brennungsmerkmale konzentrieren sich deshalb auf Schitzgréfien, die dquivalente Informa-
tionen iiber die Verbrennungslage und das mittlere Moment liefern.
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Um praxistauglich zu sein, sollte das Schitzverfahren nur mit wenigen (moglichst nur einer)
Drehzahlmessstelle auskommen, da so keine zusétzliche Sensorik gegeniiber dem serienméfig
vorhandenen Drehzahlgeber notwendig ware. Ein Riickgriff auf Steuerwerte verbietet sich,
da dadurch keine echte Riickfithrung des realen Verbrennungsverhaltens sichergestellt ist.

Im Gegensatz zum zylinderdruckbasierten Regelungskonzept steht nicht fiir jeden Zylinder
eine separate Messgrofie zur Verfiigung. Die zylinderspezifischen Merkmale miissen vielmehr
aus einer einzelnen Messgrofie, dem Drehzahl- Verlauf, bestimmt werden.
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3 Entstehung, Messung und Auswertung
des Motordrehzahlverlaufes

Die Drehzahl ist eine zentrale Betriebsgrofie eines Motors. Viele Teilfunktionen im Motor-
management arbeiten unter Verwendung der Drehzahl. Unverzichtbare Anwendungen sind
zum Beispiel die Regelung der Leerlaufdrehzahl und die Begrenzung der Drehzahl nach oben
(Uberdrehzahlschutz), damit der Motor nicht durch zu hohe Massenkriifte zerstort wird.

In diesem Kapitel sollen zunéchst die Drehzahlmesstechnik und die grundsétzlichen physi-
kalischen Zusammenhénge zwischen Zylinderdruck, Gasdrehmoment, Winkelbeschleunigung
und der Kurbeltriebskinematik dargestellt werden, da sie wichtige Begrifflichkeiten fiir die
Beurteilung des Drehzahlverlaufes darstellen.
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Bild 3.1: Kurbelwellen-Inkremental-Geberrad

Bei modernen Einspritzsystemen mit elektronischer Steuerung des Einspritzzeitpunktes wird
zusétzlich zur Motordrehzahl eine Winkelreferenz benétigt, mit der die aktuelle Kurbelwin-
kelstellung bestimmt werden kann. Drehzahl- und Winkelsignal werden iiber ein Inkremen-
talgeberrad gewonnen, wie es in Bild 3.1 dargestellt ist. Das Geberrad besteht aus ferromag-
netischem Material und wird an der Kurbelwelle verbaut. Am Umfang des Rades befinden
sich im Winkelabstand von Ag = 6° Zidhne. Das gleichméflige 6°-Winkelraster ist an zwei
Stellen durch eine 18°-Liicke unterbrochen. Die Liicken dienen als Winkelmarken zur Bestim-
mung der Winkelstellung der Kurbelwelle. Gemeinsam mit dem Signal eines Phasengebers
an der Nockenwelle synchronisiert das Motormanagement damit die Winkelreferenz.

Am Zahnkranz des Geberrades befinden sich induktive Sensoren oder Hallgeber, die gemein-
sam mit dem ferromagnetischen Geberradmaterial einen permanenterregten magnetischen
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Kreis bilden. Dreht sich das Geberrad, so dndert sich der magnetische Fluss im Magnet-
kreis und erzeugt iiber die Sensoren ein Spannungssignal, dessen Frequenz proportional zur
Momentan-Drehzahl ist. Uber eine quarzgesteuerte Timer-Schaltung wird die Periodendauer
AT bestimmt. Die Kurbelwellen-Winkelgeschwindigkeit ¢y bestimmt sich dann iiber die
Berechnung des Differenzenquotienten nach Gleichung 3.1.

. Ag
PEW = AT (3.1)

Mit dem bereits heute serienméflig verbauten Inkrementalgeberrad erhédlt man also einen
hoch aufgelosten Drehzahlverlauf, mit dem spektrale Signalkomponenten bis zur 30. Ord-
nung bestimmt werden kénnen. Diese hohe Ordnungsauflosung ist fiir die Beschreibung des
Motordrehzahlsignals jedoch gar nicht erforderlich, wie es anhand der Messungen in Ab-
schnitt 3.2.2 ndher erlautert wird. Zur Unterdriickung von Stérungen erfolgt daher zweck-
méfigerweise eine Bandbegrenzung auf die unteren Ordnungen des Signals.
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Bild 3.2: Winkelbeschleunigung und mittleres Motormoment bei Lastsprung, ca. 800 min~!

Dass das Drehzahlsignal grundsétzlich Informationen iiber das Motormoment enthélt, ver-
deutlicht die Messung in Bild 3.2. Die Amplitude der Kurbelwellen-Winkelgeschwindigkeit
steigt mit der Erhohung des Motormomentes an. In der Ungleichférmigkeit des Drehzahlver-
laufes ist also Information iiber den Verbrennungsprozess enthalten.
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3.1 Ungleichférmigkeit der Kurbelwellendrehzahl

Ein ungleichférmiger Verlauf der Kurbelwellen-Winkelbeschleunigung, wie er in Bild 3.2 dar-
gestellt ist, ist eine charakteristische Eigenschaft des Hubkolben-Verbrennungsmotors. Die
Drehungleichformigkeit hat ihre Ursache im oszillierenden Verlauf der Krifte im Kurbeltrieb.
Neben den Massenmomenten (siehe Abschnitt 3.1.2) ist die Ursache fiir diese Drehungleich-
formigkeit die Anderung des Gasdrehmomentes mit der Kurbelwinkelposition.

3.1.1 Gasdrehmoment und Kinematik des Kurbeltriebs

Zur Herleitung des Zusammenhanges zwischen Zylinderdruck und Motordrehzahl werden in
Bild 3.3 die mechanischen Gegebenheiten eines einzelnen Kurbeltriebs verdeutlicht [27].

=
N

o

|

Bild 3.3: Kinematik des Kurbeltriebs

In einem Zylinder befindet sich ein Kolben, der iiber ein Pleuel der Lénge | mit der Kurbel-
welle iiber einen Kurbelarm der Lénge r verbunden ist. Beim geschrankten Kurbeltrieb ist
der Angriffspunkt des Pleuels am Kolben um die Desachsierung d gegeniiber dem Kurbelwel-
lenmittelpunkt versetzt. Diese Desachsierung ist sehr gering und betragt bei Pkw-Motoren
in der Praxis nur etwa 1-2 mm [51]. Aufgabe der Desachsierung ist es, den Vorzeichenwech-
sel der Normalkraft Fy und damit den Anlagewechsel des Kolbens schon vor dem oberen
Totpunkt der Kolbenposition (OT) zu legen. Dies dient der Minderung von Gerduschen, weil
die Kippbewegung des Kolbens beim Anlagewechsel weniger heftig ist.

Im Zylinder herrscht der Gasdruck pz, an der Unterseite des Kolbens wirkt der Druck pg
im Kurbelgehduse. Die Gaskraft F; auf den Kolben mit der Flidche Ax berechnet sich zu:

Fe = Axk(pz —pk) (3.2)

In Abhéngigkeit vom Kurbelwinkel ¢ verursacht die Gaskraft F iiber die Kurbelkinematik
eine Stangenkraft Fs im Pleuel und eine Normalkraft Fl, mit der sich der Kolben an der
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Zylinderwand abstiitzt. Die Kréfte im Kurbeltrieb lassen sich sehr iibersichtlich mit Hilfe
des Pleuelwinkels 3 beschreiben:

d
f = arcsin <7 + Asin gp) (3.3)

Die Hilfsgroe A = r/l wird als Pleuelstangenverhéltnis bezeichnet. Normalkraft Fy und
Stangenkraft Fg berechnen sich mit Hilfe von ( zu:

Fg
Fg = A4
s cos 3 (34)
FN = FG tanﬁ (35)

Die Stangenkraft Fg stiitzt sich am Kurbelarm ab und lésst sich dort in eine Radialkraft Fr
und eine Tangentialkraft Fr zerlegen:

Fr = Fscos(f+ ) (3.6)
Fr = Fgsin(f+ @) 3.7)

Das Gasdrehmoment Mg um die Kurbelwinkelachse berechnet sich aus der Tangentialkraft
Fr und dem Kurbelradius r zu:

MG = TFT (38)

Eine alternative, direkte Berechnung des Gasdrehmomentes Mg kann iiber eine Differentia-
tion der Volumenénderungsarbeit nach dem Kurbelwinkel ¢ erfolgen:

aw av
Mg = — = — — = — Vv’ 3.9
G dg (pz — ) do (pz — pK) (3.9)
Dazu muss zunéchst das Zylindervolumen V' in Abhéngigkeit vom Kurbelwinkel ¢ berechnet
werden, das sich allgemein nach Gleichung 3.10 ausdriicken l&sst.

V = Vor+ Agzk (310)

Die Konstante Vo7 entspricht dem Zylindervolumen bei ¢ = 0. Die Variable xx beschreibt
den Abstand des Kolbens vom oberen Totpunkt. Aus den in Bild 3.3 dargestellten, trigonome-
trischen Beziehungen lasst sich fiir zx der folgende funktionale Zusammenhang herleiten:

T = r+\/l2—d2—rcoscp—\/l2—(d—|—rsin4p)2 (3.11)

Einsetzen von Gleichung 3.11 in Gleichung 3.10 ergibt fiir den Verlauf des Zylindervolu-
mens:

V = Vor+ Ak (r—l—\/l2 —d? —rcosp — \/12 — (d+7’singp)2> (3.12)
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Die Ableitung von Gleichung 3.12 nach dem Kurbelwinkel fiihrt auf:

d—+rsingp
\/12 — (d+ rsing)?

Die Berechnung des Gasdrehmomentes Mg nach Gleichungen 3.2 bis 3.8 liefert als Zwischen-
ergebnisse die Krifte im Kurbeltrieb, die beispielsweise fiir eine Beurteilung der Lagerbelas-
tung herangezogen werden konnen. Insgesamt wird jedoch mehr Rechenzeit benétigt, als
wenn Mg iiber die Beziehungen 3.9 und 3.13 berechnet wird.

V' = rAg |sing+cosp (3.13)

Die Gleichung 3.13 kann zudem fiir jeden Kurbelwinkel ¢ eines gegebenen Druckverlaufes
pz(¢p) vorab berechnet und in einer Tabelle abgelegt werden. Die Berechnung des Gasmomen-
tes aus dem Druckverlauf vereinfacht sich dann zu einer Multiplikation des Differenzdrucks
(pz(¢) —pr) mit dem tabellierten Wert V'(¢) geméf Gleichung 3.9. Damit ist dieses Verfah-
ren besonders fiir eine schnelle Berechnung zur Verwendung in einer Motorprozess-Simulation
(siche Abschnitt 4.4) oder fiir eine echtzeitfihige Berechnung in einem Indiziersystem (siche
Abschnitt 4.2) geeignet.

Zur Illustration typischer Verldufe von Zylinderdruck und Gasdrehmoment sind in Bild 3.4
oben zwei mit einem Indiziersystem gemessene Zylinderdruckverlaufe iiber dem Kurbelwin-
kelbereich eines Arbeitsspiels aufgetragen. Wahrend eines Arbeitsspieles durchlauft der Vier-
Takt-Motor seine vier Arbeitstakte Ansaugen, Verdichten, Expandieren/Verbrennung und
Ausschieben genau einmal [77].

Der Nullpunkt der Abszisse bei ¢ = 0 °KW entspricht der oberen Totpunktlage des Kol-
bens. Hier ist das Zylindervolumen minimal. Auch im Punkt ¢ = —360 °KW befindet sich
der Kolben im OT am Anfang des Ansaugtaktes, bei dem der Motor durch das gedffnete
Einlassventil Frischluft und ggf. Kraftstoff in das sich vergréflernde Zylindervolumen saugt.
Aufgrund des geoffneten Einlassventiles entspricht der Zylinderdruck dem Druck im Saug-
rohr, wenn man von geringen Druckverlusten der Ventilstromung absieht. Eine genauere
Betrachtung der Driicke in der Gaswechselphase findet sich bei [95].

Je nach Lage der motorspezifischen Ventilsteuerzeiten schliefft das Einlassventil im Bereich
des unteren Totpunktes (UT) bei ¢ &~ —180 °KW. Ab hier beginnt der Verdichtungstakt.
Das geschlossene Zylindervolumen verringert sich entsprechend des durch Gleichung 3.12
beschriebenen Verlaufes, wodurch das im Zylinder eingeschlossene Gas komprimiert wird.
Dabei steigen der Zylinderdruck und die Temperatur im Brennraum stark an.

Ab ¢ = 0 °KW beginnt der Expansions- und Verbrennungstakt. Nahe der OT-Lage wird
beim Dieselmotor mit hohem Druck Kraftstoff in den Brennraum eingespritzt und zerstéaubt,
der sich im heiflen Zylindergas selbst entziindet. Beim Ottomotor erfolgt die Fremdziin-
dung des verdichteten Kraftstoff-Luft-Gemisches mit einer Ziindkerze. Durch die freigesetzte
Verbrennungsenergie steigen Druck und Temperatur im Zylinder zunéchst weiter an, was
insbesondere bei Druckverlauf 2 deutlich zu erkennen ist. Durch die Vergroflerung des Zylin-
dervolumens ab OT expandiert das im Zylinder eingeschlossene Gas. Dadurch sinken Druck
und Temperatur bis zum Erreichen der UT-Lage bei ¢ = 180 °KW deutlich ab.
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Bild 3.4:
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Verlauf von Zylinderdruck und Gasmoment fiir zwei unterschiedliche Verbrennungs-
vorgange
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In diesem Kurbelwinkelbereich 6ffnet das Auslassventil, wodurch es zu einem raschen Druck-
ausgleich zwischen Zylinder und Auslasskriimmer kommt, was wiederum besonders deutlich
in Druckverlauf 2 zu erkennen ist. Im sich anschlieBenden Ausschiebe-Takt werden die Ver-
brennungsgase durch das sich verkleinernde Zylindervolumen iiber das Auslassventil aus-
gestoflen. Auch dabei herrschen - dhnlich wie beim Ansaugen - nur geringe Unterschiede
zwischen Zylinderdruck und dem Druck im Auslass.

Im unteren Diagramm von Bild 3.4 sind die Verldufe der Gasmomente dargestellt, wie sie nach
Gleichung 3.9 aus den Druckverlaufen berechnet wurden. Deutlich ist zu erkennen, dass wéh-
rend der Gaswechseltakte das Gasmoment nahe Null liegt. Wahrend des Verdichtungstaktes
herrscht ein negatives Gasdrehmoment, da aufgrund der Kompression der Zylinderfiillung
Energie im Zylinder gespeichert wird. Bis zum oberen Totpunkt geht das Gasdrehmoment
auf Null zuriick. Bild 3.3 zeigt, dass die Tangentialkraft /> und damit das Gasmoment zu
Null wird, wenn das Pleuel senkrecht iiber dem Kurbelwellenmittelpunkt steht.

Wihrend des Expansionstaktes wirkt das Gasmoment dagegen positiv. Das expandierende
Gas verrichtet technische Arbeit an der Kurbelwelle. Eine Erhchung des Zylinderdrucks
aufgrund der Verbrennung fiithrt zu einem Anstieg der Amplitude des Gasdrehmomentes,
wie der Vergleich zwischen den beiden Momenten- und Druckverldufen zeigt.

Mittelt man das Gasmoment {iber den Kurbelwinkelbereich eines Arbeitsspiels, so erhélt man
die im unteren Diagramm angegebenen Werte fiir das mittlere indizierte Zylindermoment.
Auftillig ist, dass die Gasmoment-Amplitude selbst bei dem geringen mittleren Moment von
7,6 Nm noch zwischen -200 und 380 Nm liegt.

Zur Erhohung der Laufruhe verfiigen Verbrennungsmotoren in der Regel iiber mehrere Zy-
linder, deren Arbeitstakte in gleichméafigem Ziindabstand gegeneinander versetzt sind. Die
einzelnen Zylinder arbeiten dann auf eine gemeinsame Kurbelwelle. Die N Zylindergasmo-
mente M¢ 7 des Einzelkurbeltriebs {iberlagern sich zum Summengasmoment M:

N
Mg = Y Mey (3.14)
Z=1

Bild 3.5 zeigt eine Messung der beschriebenen Grofien an einem Vier-Zylindermotor. Aus
dem resultierenden Summengasmoment ergibt sich der Winkelbeschleunigungsverlauf ¢y
der Kurbelwelle, der im unteren Diagramm dargestellt ist.

Abbildung 3.5 zeigt deutlich einen Zusammenhang zwischen Summengasmoment Mg und
Winkelbeschleunigung ¢y . Aus dem oberen Diagramm ist ersichtlich, dass Zylinder 1 auf-
grund einer niedrigeren Einspritzmenge einen geringeren Anteil am Summengasmoment hat
als die anderen Zylinder. Dies spiegelt sich auch in der Winkelbeschleunigung im ersten Zy-
lindersegment zwischen 0 und 180 °KW wider. Diese Beobachtung offenbart einen Ansatz
fiir die Ableitung von zylinderspezifischen Verbrennungsmerkmalen, wenn man den Winkel-
beschleunigungsverlauf in einzelnen Zylindersegmenten betrachtet.

Die Bildung eines Summengasmomentes geméfl Gleichung 3.14 durch Summation der Ein-
zelzylindermomente ist nur unter der Annahme einer starren Kurbelwelle giiltig. Inwieweit
diese Annahme zuléssig ist wird im Detail in Kapitel 5 untersucht.
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Bild 3.5: Zylinder-Gasmoment, Summen-Gasmoment und Winkelbeschleunigung an einem
Vierzylinder-Dieselmotor bei ungleichmdfiger FEinspritzung tiber ein Arbeitsspiel,
Betriebspunkt: 900 min~", Teillast
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3.1.2 Massenmomente des Kurbeltriebs

Betrachtet man die Verldufe von Summengasmoment Mg und Winkelbeschleunigung ¢y
in Bild 3.5, so erscheinen beide Signale proportional zueinander. Mit zunehmender Drehzahl
gewinnen allerdings Massenmomente des Motors an Bedeutung. Thre Ursache liegt in den
oszillierenden Massen des Kurbeltriebs, die zu einem mit dem Kurbelwinkel ¢ verdnderlichen
Massentriagheitsmoment J(yp) fithren [55].

Eine Herleitung der Massenmomente kann sehr iibersichtlich iiber die kinetische Energie E};,
des Kurbeltriebs erfolgen, wie es in Gleichung 3.15 veranschaulicht wird.

1 )
Eyin = §J(<P><P2 (3-15)

Ein an der Masse J(¢) wirkendes Gasmoment M entspricht einer differentiellen Energieédn-
derung mit dem Kurbelwinkel:

Mg = 1
0 = (3.16)

Mit Gleichung 3.15 ergibt sich aus der Differentiation der in Gleichung 3.17 dargestellte
Zusammenhang:

L 1J(0) .

Mg = J(¢)¢+§—(§z>w2

.1 .
= J(¢)¢+§J(so)902 (3.17)

oder auch

b= g Mg —2J' ()¢ (3.18)

() <2

Mpr

Den zweiten Summanden in der Klammer von Gleichung 3.18 nennt man Massenmoment
M. Er wirkt dhnlich wie das Gasmoment {iber das verdnderliche Massentrédgheitsmoment
J () auf die Winkelbeschleunigung .

Zur Berechnung von Massenmoment und Winkelbeschleunigung nach Gleichung 3.18 ist die
Kenntnis des Massentragheitsmoment-Verlaufes J(¢) und seiner Ableitung J'(¢) nach dem
Kurbelwinkel notwendig. Die Verénderlichkeit von J(¢) mit dem Kurbelwinkel ist vor allem
von den oszillierenden Massen abhéngig. Bild 3.6 illustriert die Massen im Einzelkurbel-
trieb.

Zur J(p)-Berechnung wird zunéchst die Pleuelmasse in einen mit der Kurbelwelle rotierenden
Massenanteil m;, einen mit dem Kolben oszillierenden Anteil my und einen Massenanteil ms
im Pleuelschwerpunkt S aufgeteilt.
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Bild 53.6: Massen im Einzelkurbeltrieb

Die gesamte oszillierende Masse m,s, = mg + mo bewegt sich translatorisch und wird in
Abhéngigkeit vom Kurbelwinkel ¢ beschleunigt und verzogert. Diese wechselnde Beschleu-
nigung bewirkt die Verénderlichkeit des Massentriagheitsmomentes und damit letztlich die
Massenkréfte. Die rotierende Masse my erhoht das konstante Massentragheitsmoment der
Kurbelwelle, das sich nicht mit dem Kurbelwinkel dndert:

Jrot = JKW -+ 7’2m1 (319)

Die im Vergleich zu m; und msy kleine Pleuelschwerpunktmasse ms fiihrt eine komplexe
Hub- und Schwenkbewegung aus. Thr Beitrag zum Massentrigheitsmoment hat sowohl ro-
tatorischen als auch oszillatorischen Charakter. In [55] wird eine vereinfachte Massenauf-
teilung gezeigt, die die Pleuelmasse unter Vernachldssigung der Schwerpunktmasse nur in
einen oszillierenden und einen rotierenden Anteil aufteilt. Diese Nédherung ist fiir die Be-
rechnung meist ausreichend. In [55] findet sich auch eine Beschreibung der Massenaufteilung
mp = my +mgy+mg und eine detaillierte Herleitung der Formeln fiir J(¢) und die Ableitung

J' ().

Fiir den Einzelkurbeltrieb eines 4-Zylinder-Pkw-Dieselmotors wurden J(¢) und J'(¢) be-
rechnet und in Abhéngigkeit vom Kurbelwinkel in Bild 3.7 exemplarisch dargestellt.

Im Massentrégheitsmomentverlauf J(y) ist das starre Massentrédgheitsmoment des Kurbel-
wellenanteils einer Einzelkropfung berticksichtigt. Bei der Massenverteilung des untersuchten
Motors schwankt das Massentriagheitsmoment einer Einzelkropfung um etwa +12 % um den
Mittelwert. In den oberen und unteren Totpunktlagen des Kolbens (Vielfache von 180 °KW)
ist J () minimal, weil hier die oszillierende Masse ruht.

Aus dem im unteren Diagramm von Bild 3.7 gezeigten J'(¢)-Verlauf ldsst sich gemafl Glei-
chung 3.18 das Massenmoment M}, z des Einzelkurbeltriebs berechnen. Bei einem Mehrzy-
lindermotor iiberlagern sich die Einzel-Massenmomente - dhnlich wie die Gasmomente - zum
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Bild 3.7:
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Summen-Massenmoment M. In Bild 3.8 ist das Summen-Massenmoment des Vierzylinder-
motors bei Variation der Motordrehzahl dargestellt.
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Bild 3.8: Summen-Massenmoment My, eines Vierzylindermotors iiber dem Kurbelwinkel

Das Diagramm zeigt deutlich, wie der Einfluss des Massenmomentes auf die Kurbelwellen-
Winkelbeschleunigung mit der Drehzahl steigt. Ein Vergleich mit dem Summen-Gasmoment
in Bild 3.5 verdeutlicht, dass Gas- und Massenmoment-Verldaufe in Gegenphase sind. Bei nied-
rigen Drehzahlen von 1000 min~" ist das Massenmoment sehr gering. Bei hohen Drehzahlen
von 5000 min~! iibersteigt dagegen die Amplitude des Massenmomentes die des Gasmomen-
tes deutlich. Die Massenmomente sind also bei hohen Drehzahlen die dominante Einflussgrofie
auf die Winkelbeschleunigung der Kurbelwelle.

Zu beachten ist bei diesen Ausfithrungen, dass die Bildung eines Summen-Massenmomentes
nur unter der Annahme einer starren, torsionssteifen Kurbelwelle zuldssig ist. Die Giiltig-
keit dieser Annahme und eine erweiterte Modellierung der Kurbelwelle wird in Kapitel 5

behandelt.

3.2 Messung mechanischer GroBen am
Verbrennungsmotor

Fiir die experimentelle Untersuchung der Motordynamik wird ein Messsystem bendtigt,
das die mechanischen ZustandsgréfSen Drehzahl und Winkelposition mit hoher Genauig-
keit an mehreren Wellen erfassen und verarbeiten kann. Zur Berechnung der Gasmoment-
Referenzwerte wird eine Zylinderdruck-Indizierung an allen Zylindern durchgefiihrt. Die
Drucksignale miissen synchron zu den Drehzahlsignalen aufgezeichnet werden. Fiir diese
Messaufgabe wird ein Rotations-Analyse-System (RAS) der rotec GmbH verwendet. Der
Aufbau des Systems ist in Abbildung 3.9 skizziert.
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Bild 3.9: RAS-Messsystem

In der modular aufgebauten Hardware RASfront-end befinden sich Erfassungskarten fiir digi-
tale TTL-Signale und analoge Spannungssignale. Uber die digitalen Kanile werden Drehzahl-
signale erfasst, indem aus der Zeitdifferenz (Auflosung: 100 ps) zwischen zwei Signalflanken
die Winkelgeschwindigkeit iiber den Differenzenquotienten (Gleichung 3.1) berechnet wird.
Die Winkelposition ist {iber die Summation des Winkelabstandes Ay fiir jeden Messwert
gegeben.

Die Drehzahlsensoren kénnen nach verschiedenen Messprinzipien arbeiten: Mit induktiven
Sensoren, Hallgebern oder Feldplatten kann eine am Motor vorhandene Verzahnung abge-
tastet werden. Die Winkelauflosung Ay ergibt sich dann aus der Zidhnezahl der Messstelle.
Inkrementaldrehgeber, meist mit optischen Strichscheiben versehen, liefern ein Signal mit
hoher Winkelauflosung. Thr Einsatz ist nur an Stellen mdéglich, die genug Bauraum fiir den
Sensor und die notwendige Abstiitzung des ruhenden Sensorgehéuses bieten. Bei engen Platz-
verhéltnissen bietet sich die optische Drehzahlmessung mit Strichscheiben und Lasersensoren
an, wie sie exemplarisch in Bild 3.10 an den zwei Nockenwellen eines Vierventil-Motors il-
lustriert ist.

Auf die Stirnseite der Nockenwellenréder ist eine Scheibe mit schwarz-weilem Strichmuster
aufgeklebt. Am unteren Bildrand befinden sich die Lasersensoren. Uber einen Lichtleiter wird
Laserlicht auf die Strichscheibe gestrahlt. Die Intensitéit des reflektierten Lichtes wird {iber
einen zweiten Lichtleiter einer Auswerteelektronik zugefiihrt, die das Lichtsignal digitalisiert
und auf TTL-Pegel ausgibt.

Analoge Sensorsignale konnen iiber Analog-Digital-Wandlerkarten erfasst werden. Damit
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Bild 3.10: Drehzahlmessung mit Laser und optischer Strichscheibe (Quelle: [10]])

konnen beliebige Sensorsignale, z.B. von Beschleunigungs-, Druck- oder Stromsensoren ge-
messen werden. Uber die Analogkanile des RAS werden auch die Spannungssignale auf-

gezeichnet, die von den Ladungsverstarkern des Indiziersystems ausgegeben werden (siehe
Kapitel 2.4.2.1).

Die Abtastfrequenzen zwischen analogen Signalen und digitalen Drehzahlen unterscheiden
sich dabei grundsétzlich: Das Drehzahl-Messprinzip zeichnet die Drehzahl winkel-dquidistant
auf, also mit einer festen Anzahl an Abtastung pro Umdrehung, die sich aus der Teilung des
gemessenen Zahnrades oder Inkrementalgebers ergibt. Die analog aufgezeichneten Signale
werden zeit-dquidistant mit einer vom Anwender gewéhlten Abtastfrequenz aufgezeichnet.
Jeder Messkanal erhélt im RAS einen eigenen Zeitvektor. Durch Interpolation zwischen den
Zeitvektoren konnen die verschiedenen Messkanile bei der Auswertung auf eine gemeinsame,
synchrone Zeitskala gebracht werden.

Fiir die Untersuchungen der Motormechanik wurden an verschiedenen Wellen des Motors
die Drehzahl und Winkelposition erfasst. Eine Ubersicht der Messstellen und Signale zeigt
Bild 3.11.

An der motorseitigen Primédrmasse des Zweimassenschwungrades befindet sich der Anlasser-
zahnkranz, iiber den der elektrische Anlasser wiahrend des Motorstarts die Kurbelwelle dreht.
Die 132 Zahne dieser Verzahnung wurden mit einem Feldplattensensor abgetastet. Zwischen
Schwungrad und Kurbelwelle ist das serienméflige Inkrementalgeberrad des Motorsteuerge-
riates verbaut, das mit einem Differential-Hallsensor abgetastet wird. Das Sensorsignal wird
im Steuergeréitekabelbaum abgegriffen und iiber einen RAS-Drehzahlkanal erfasst. Am frei-
en Ende der Kurbelwelle und am Nockenwellenriemenrad wurden optische Inkrementalgeber
angebaut, da hier keine vorhandene Verzahnung mit ausreichend feiner Teilung zur Verfii-
gung stand. Die Bewegung der freien Masse des Kurbelwellen-Schwingungstilgers (siehe auch
Kapitel 5.2.2) wurde iiber einen Laser mit Strichscheibe ermittelt. Die Laser-Messtechnik
wurde auch an den Riemenscheiben im Nebenaggregatetrieb eingesetzt, z.B. der Generator-
Riemenscheibe.
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Bild 3.11: Ubersicht der Messstellen am Versuchsmotor
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Als analoge RAS-Signale wurden die Ladungsverstiarker-Ausgangsspannungen einer Indi-
zierung aller vier Zylinderdriicke aufgezeichnet. Zusétzlich wurde das iiber Dehnungsmess-
streifen bestimmte Kraftsignal der PDE-Betéatigung gemessen. Nach Bedarf wurden weitere
Signale wie Generatorstrom oder Beschleunigungssensoren erfasst.

3.2.1 Systematische Fehler des Drehzahl-Messverfahrens und ihre
Kompensation

Das durch Gleichung 3.1 definierte Periodendauer-Messprinzip ist grundsétzlich nicht in der
Lage, eine Momentandrehzahl zu erfassen. Vielmehr ermittelt das Messverfahren eine ge-
mittelte Drehzahl withrend des Uberstreichens des Winkels A¢ zwischen zwei Inkrementen,
resp. Zahnen des Geberrades.

3.2.1.1 Amplitudendampfung

Bei ungleichférmigem Drehzahlverlauf werden fiir einzelne Ordnungen durch dieses Mess-
prinzip durchweg geringere Amplituden ermittelt als im kontinuierlichen Signal vorhan-
den sind. [71] analysiert diese Amplitudendimpfung und das Ubertragungsverhalten des
Periodendauer-Messprinzips bei der Erfassung ungleichférmiger Drehzahlverlaufe im Fre-
quenzbereich. Wird die Amplitude einer Ordnung ¢ mit einem Inkrementgeberrad mit N
Zahnen abgetastet, so berechnet sich die Amplitudenddmpfung D; nach Gleichung 3.20 zu:

N i
D; = 1— —sin|— 2
- sin (N) (3.20)

Das Diagramm in Abbildung 3.12 zeigt den Verlauf der Amplitudendampfung in Abhéngig-
keit von betrachteter Ordnung ¢ und Zahnezahl N.

Bei der im Kraftfahrzeug iiblichen Z&hnezahl von N = 60 (fehlende Zdhne in den Liicken
werden durch Interpolation hinzugefiigt) betrégt der Amplitudenfehler bis zur 6. Ordnung
weniger als 1,7%. Bei der 12. Ordnung ist schon ein Fehler von 6,45% zu verzeichnen. Mit der
Ordnung steigt die Amplitudenddmpfung stark an. Ordnungen jenseits der Grenze des Ab-
tasttheorems bei i/N > 0,5 werden zunehmend gedampft. Die Amplitudenddmpfung wirkt
so wie ein Anti-Alaising-Filter.

Bei der verwendeten Abtastung im 6°-Raster ist der Amplitudenfehler in den dominanten
Motorordnungen so gering, dass er vernachléassigt werden kann. Werden durch eine Fourier-
analyse die Amplituden von einzelnen Ordnungen ermittelt (siche auch Abschnitt 3.2.2), so
kann die Amplitudenddmpfung aber auch geméfi Gleichung 3.20 berechnet und vor einer
Weiterverarbeitung der Drehzahlmesswerte kompensiert werden.
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Bild 3.12: Amplitudenddmpfung in Abhdngigkeit von Signal-Ordnung i und Zdhnezahl N
(nach [5])

3.2.1.2 Phasenverschiebung

Neben der Amplitudendédmpfung ergibt sich durch das Periodendauer-Messprinzip noch eine

negative Phasenverschiebung fiir jede Ordnung i, die sich nach [71] nach Gleichung 3.21
berechnet:
LT
;= —— 3.21
p N (3.21)

Diese Anderung im Phasenwinkel entspricht einer Verzdgerung des Signals um m/N rad,
was bei der Zihnezahl N = 60 des verwendeten Geberrades einem Nacheilen des durch
Periodendauermessung erfassten Drehzahlsignals um -3 ° KW gegeniiber dem kontinuierlichen
Drehzahlverlauf entspricht. Diese konstante Signalverzégerung fiihrt in der Folge zu Fehlern
in der Berechnung abgeleiteter Groflien wie beispielsweise des Wechsel-Gasmomentes Mg
nach Gleichung 3.17. Gemessene Signale (¢, ¢) werden mit Funktionen multipliziert, die vom
Kurbelwinkel ¢ abhéngen. Ein Phasenfehler der Drehzahlmessung fithrt also zu fehlerhaften
Ergebnissen bei der Signal-Weiterverarbeitung.

Da der Phasenfehler als konstanter Winkelversatz bekannt ist, kann er einfach korrigiert wer-
den, indem die Winkelposition der Drehzahlmesswerte um 7 /N korrigiert wird. In Bild 3.13
ist zur Illustration der Effekte bei der Periodendauermessung ein normiertes, kontinuierli-
ches Drehzahlsignal mit einer Signalordnung ¢ = 10 dargestellt. Ebenfalls abgebildet ist das
durch Periodendauermessung mit N = 60 Zahnen abgetastete Drehzahlsignal. Gut zu erken-
nen ist die Latenz von -3 ° KW, die durch die Abtastung entsteht. Das durch Verschiebung
phasenkorrigierte Messsignal zeigt beim Vergleich der Maximalwerte die erwartete Amplitu-
denddmpfung, die sich bei den gewédhlten Werten fiir ¢ und N nach Gleichung 3.20 zu D; =
4,507 % berechnet.
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Bild 3.13: Kontinuierlicher und abgetasteter Signalverlauf mit Phasenkorrektur bei Geberrad-
Zihnezahl N = 60 und Signalordnung i = 10

3.2.1.3 Zahnteilungsfehler und Verfahren zur Kompensation

Amplitudendédmpfung und Phasenverschiebung sind Phéanomene der Drehzahlerfassung durch
Periodendauermessung, deren systematischer Fehler durch die vorgestellten, einfachen Maf3-
nahmen korrigiert werden kann.

Eine weitere Quelle eines systematischen Messfehlers liegt im geometrischen Zahnteilungs-
fehler des Geberrades. Ein ideales Geberrad verfiigt iiber einen gleichméfigen Teilungswinkel
Ap, mit dem nach Gleichung 3.1 aus der Periodendauer AT die Drehzahl berechnet wird.
Der ideale Teilungswinkel von Ay = 6° beim verwendeten Geberrad kann aber aufgrund von
Fertigungsfehlern oder mechanischen Verformungen individuell fiir jeden Zahn vom Idealwert
abweichen. Die am Zahn k£ gemessene, fehlerhafte Drehzahl ¢ ess €rgibt sich allgemein aus
der wahren Winkelgeschwindigkeit ¢y, ..y und dem Zahnteilungsfehler (1 — §},) zu:

@k,mess = Qbk,ref(]-_éllg) (322)

Ist der Faktor (1—0;,) fiir jeden Zahn bekannt, so kann die wahre Winkelgeschwindigkeit ¢y, e f
aus gemessenen Werten berechnet und so der Zahnteilungsfehler kompensiert werden.

Insbesondere die in Bild 3.1 gezeigte Geberradbauform ist in der Montage-Praxis durch den
offenen Anbau am Motor vielfdltigen mechanischen Einfliissen ausgesetzt, die zu bleiben-
den Verformungen und einem motorspezifischen Drehzahlfehler fithren konnen. Um diesen
systematischen Geberradfehler zu kompensieren, wurde ein Verfahren entwickelt, das den
Zahnteilungsfehler im Fahrbetrieb ermitteln kann ([43], Patent [116]). Das Verfahren basiert
auf der Modellierung der kinetischen Energie Fy;,(¢x) der Kurbelwelle zu jedem Winkel ¢y,
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an dem eine Drehzahl erfasst wird:

1 .
Erin(or) = QJ(%)Wi,ref (3.23)

Der Parameter J(gy) entspricht dem verdnderlichen Massentrigheitsmoment der gesam-
ten Kurbelwelle, dessen Berechnung aus Motorparametern in Kapitel 3.1.2 erldutert wurde.
Durch die Beriicksichtigung der Verénderlichkeit des Massentrégheitsmomentes sind die Mas-
senkréfte an der Kurbelwelle implizit in Gleichung 3.23 enthalten.

Setzt man Gleichung 3.22 in Gleichung 3.23 ein, so erhélt man die Formel

1 s mess ?
Bunlon) = 5J(on) (2252 (3:24)
k

die die kinetische Energie durch die gemessene Winkelgeschwindigkeit und den gesuchten
Fehler (1 — ¢;,) ausdriickt.

Der Verlauf der kinetischen Energie ldsst sich im Schubbetrieb (d.h. ohne Verbrennung) auch
iiber einen modellbasierten Ansatz berechnen, der sich auf das in Kapitel 4.4 hergeleitete
Thermodynamik-Modell des Verbrennungsmotors stiitzt. Dafiir wird zunéchst der Schlepp-
druckverlauf ps iiber eine polytrope Kompression des Zylindergases ermittelt, wie er sich
durch Nullsetzen der Brennfunktion Q' (¢) aus Gleichung 4.20 ergibt:

o) = (ps) m (3.29

Aus dem Schleppdruck ps(¢) berechnet sich nach Gleichung 3.9 das Schleppmoment Mg(y),
welches durch Integration iiber dem Kurbelwinkel ¢ den Verlauf der kinetischen Energie
ergibt:

() = / Ms(p)dy
G(¢)po + Eo (3.26)

Die Funktion G(¢) ergibt sich aus den geometrischen Motorparametern und der analytisch
durchfithrbaren Integration des Schleppmomentes Mg iiber dem Kurbelwinkel. Die Integrati-
onskonstante Fj entspricht der Anfangsenergie zu Beginn der Kompression. Neben Motorpa-
rametern wird zur Berechnung des Energieverlaufes in Gleichung 3.26 nur der Anfangsdruck
po bei Beginn der Kompression benotigt. Er entspricht bei Dieselmotoren mit guter Genau-
igkeit dem Ladedruck, der bei aufgeladenen Motoren als Messgrofle der Ladedruckregelung
im Motorsteuergeréit zur Verfiigung steht.

Setzt man Gleichung 3.24 mit der Summe {iber Gleichung 3.26 fiir alle Z Zylinder gleich, so
erhilt man fiir jeden Messwert k die Grundgleichung der Geberradfehler-Identifikation:

Z . 2

1 mess

Ey+) Gilenpo; = 5 (en) <f’“’_ 5,) (3.27)
k

j=1
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Als zusétzliche Gleichung kann noch die Beziehung

Y6 =0 (3.28)

k=1

angegeben werden. Gleichung 3.28 driickt die triviale geometrische Eigenschaft des Geberra-
des aus, nach der sich alle N Zahnabsténde einer Umdrehung zu 360° summieren miissen.

Fiir alle N Drehzahlmesswerte einer Kurbelwellen-Umdrehung ergibt sich aus Gleichung 3.28
und N-mal Gleichung 3.27 ein Gleichungssystem vom Grade N + 1, mit dem die Integrati-
onskonstante Ey und die Zahnfehler §; bis 5 bestimmt werden konnen.

: : : Referenz
04 F—m ,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, ,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, ,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, — — — . |ldentifikation
0.3
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9O 01
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< 0
2
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= .02
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-0.4 ‘ ‘
05 i i i i i
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Bild 3.14: Zahnteilungsfehler

In Abbildung 3.14 ist der Zahnteilungsfehler eines Geberrades (nur eine 18°-Liicke) fiir jeden
Zahn dargestellt. Der Referenz-Fehlerverlauf wurde mit Hilfe eines genauen und hochaufls-
senden optischen Inkrementwinkelgebers ermittelt. Hervorstechend ist der grofle Fehler an
Zahn 9 bzw. 10. Hier befindet sich beim untersuchten Geberrad die 18°-Liicke. Das Span-
nungssignal des verwendeten Induktivgebers zeigt beim Ubergang in den Bereich der Liicke
einen charakteristischen Amplituden-Verlauf, der auch Auswirkungen auf die ermittelten
Nulldurchgénge hat und so wie ein Zahnteilungsfehler wirkt [13]. Im Bereich der reguldren
6°-Teilung sind die Fehler an den Zéhnen 18/19 und 36/37 hervorzuheben. Dieses Fehler-
bild mit einem unmittelbaren Aufeinanderfolgen von positiver und negativer Abweichung
ist typisch fiir einen verbogenen Zahn, wie er z.B. durch unzuldssige Kréfte beim Einbau
(Werkzeugansatz am Zahn) entstehen kann.

Bild 3.14 zeigt ebenfalls die ermittelten Zahnteilungsfehler, wie sie mit dem vorgestellten
Identifikationsverfahren bestimmt wurden. Das Diagramm verdeutlicht, dass das Verfahren
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in der Lage ist, den Zahnteilungsfehler zu bestimmen. Eine Drehzahlkorrektur mit Hilfe der
ermittelten Teilungsfehler wird in jedem Fall zu einer genaueren Drehzahlmessung fiihren.

Der vorgestellte Identifikationsansatz modelliert die kinetische Energie unter Annahme ei-
ner starren Kurbelwelle. Diese Forderung ist bei hohen Motordrehzahlen nicht mehr erfiillt,
wie es genauer in Kapitel 5.2 gezeigt wird. Auch externe Momente (siche Kapitel 5.1), die
zusitzlich zu den beriicksichtigten Gas- und Massenmomenten an der Kurbelwelle wirken,
werden vom Identifikationsverfahren vernachléssigt. Diese Einschrankungen sind akzeptabel,
weil fiir eine Bestimmung des Zahnteilungsfehlers ein beliebiger Motorbetriebspunkt gewéahlt
werden kann, in dem die Modellannahmen mit hinreichender Genauigkeit giiltig sind. Da es
sich bei dem ermittelten Zahnteilungsfehler im Wesentlichen um eine systematische geome-
trische Abweichung von der idealen Teilung handelt, konnen die einmal ermittelten Werte in
allen Betriebspunkten zur Korrektur herangezogen werden.

3.2.2 Messtechnische Analyse von Drehschwingungen

Die hochaufgeloste Erfassung von Drehzahlverldufen bietet die Moglichkeit einer spektralen
Untersuchung der Drehzahlsignale. Fiir die periodische, winkelsynchrone Arbeitsweise des
Hubkolben-Verbrennungsmotors ist die Auswertung von Ordnungsspektren besonders geeig-
net. Das Ordnungsspektrum ergibt sich durch eine diskrete Fouriertransformation (DFT)
des winkel-aquidistant vorliegenden Drehzahlverlaufes. Der Hochlauf wird dazu arbeitsspiel-
weise in einzelne Signalsegmente zerlegt. Zur Vermeidung des Leckeffektes und korrekten
Berechnung auch niedriger Ordnungen wird vor der DFT ein linearer Trend (Rampe) aus
dem Segmentsignal entfernt.

Abbildung 3.15 illustriert das Ordnungsspektrum der am Anlasserzahnkranz gemessenen
Kurbelwellendrehzahl fiir einen Drehzahlhochlauf von 800 bis 4500 min~—!. Deutlich ist die
Dominanz der zweiten Ordnung zu erkennen, die bei dem hier vermessenen Vierzylindermo-
tor der Grundordnung entspricht. Mit steigender Drehzahl sinkt die Amplitude der zweiten
Ordnung bis zu einer Drehzahl von ca. 3400 min~—! ab. Diese Beobachtung erklirt sich mit
der entgegengesetzten Phase von Gas- und Massenmoment, die in Kapitel 3.1.2 bereits ma-
thematisch analysiert wurde. Beim erneuten Anstieg der Amplitude dominieren die Massen-
momente iiber die Gasmomente. Ab der zwoélften Ordnung konnten im Drehzahlverlauf keine
wesentlichen spektralen Anteile beobachtet werden. Die Ordnungen 4, 6 und 8 sind fiir die
Beschreibung des Kurbelwellendrehzahlsignals jedoch notwendig. Insbesondere in der sechs-
ten Ordnung ist bei hoherer Drehzahl eine Amplituden-Erhéhung zu erkennen, die durch
eine Resonanz hervorgerufen werden konnte.

Die gleichzeitige Erfassung mehrerer Drehzahlen erlaubt die Bildung von Differenzsignalen,
z.B. an verschiedenen Stellen der selben Welle. So sind relative Verdrehwinkel und Differenz-
drehzahlverliufe berechenbar, die detaillierte Einblicke in das Torsionsschwingungsverhalten
geben.

Aus Bild 3.16 ist das Ordnungsspektrum der Kurbelwellen-Differenzdrehzahl zu ersehen, ge-
messen zwischen Anlasserzahnkranz und dem freien Ende der Kurbelwelle. Zum genaueren
Ablesen der Ordnungs- und Drehzahlachsen wurde hier eine zweidimensionale Darstellung
gewihlt. Die Amplituden des Spektrums werden iiber Grauwerte skaliert. Aufféllig ist die
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hyperbelformige Anordnung von Signalmaxima der Drehzahldifferenz. Die Darstellung des
Ordnungsspektrums aus Bild 3.16 in einem so genannten Campbell-Diagramm zeigt Abbil-
dung 3.17.
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Bild 3.17: Drehzahldifferenz der Kurbelwelle wahrend eines Drehzahlhochlaufes als Campbell-
diagramm-Darstellung

Fiir die Campbell-Darstellung wird aus Drehzahl und Ordnungen eine Frequenzachse be-
rechnet. Die Amplituden werden iiber Drehzahlbetriebspunkt und Frequenz aufgetragen.
Die Ordnungen sind jetzt strahlférmig mit einem gemeinsamen Punkt im Ursprung dar-
gestellt. Im Campbelldiagramm 3.17 sind die Signalmaxima entlang einer Linie konstanter
Frequenz angeordnet, wéhrend sie im Ordnungsdiagramm 3.16 auf einer Hyperbel erschei-
nen. Das Campbelldiagramm zeigt also deutlich, dass es sich bei der Signalerhéhung um
eine Eigenfrequenz der Kurbelwelle bei etwa 380 Hz handelt, die durch die Ordnungen 6
und 8 bei verschiedenen Drehzahlen angeregt wird. Auch bei hoheren Ordnungen ist sie zu
sehen. Dieses Bild ldsst vermuten, dass die Vorstellung einer starren Kurbelwelle bei dem
untersuchten Motor nicht hinreichend ist.

3.3 Stand der Technik

Fiir die Gewinnung von Informationen iiber den Verbrennungsablauf wurde eine Fiille an
Verfahren entwickelt, die bei der Verarbeitung verschiedenster Sensorsignale ansetzen. Eine
wesentliche Motivation ist die Selbst-Uberwachung des Motorsteuergerites und die Einhal-
tung gesetzlicher OBD-Vorschriften. Speziell bei Ottomotoren erzeugen Ziindaussetzer hohe
Kohlenwasserstoff-Emissionen, die den Abgaskatalysator stark schidigen oder gar zerstéren
konnen. Im US-Bundesstaat Kalifornien miissen daher Ziindaussetzer bei Ottomotoren seit
1994 kontinuierlich tiberwacht werden [84].
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Die folgenden Abschnitte stellen den in der Literatur beschriebenen Stand der Technik
zur drehzahlbasierten Schétzung von Motormoment und Verbrennungsparametern chrono-
logisch geordnet dar. Dieser Aufstellung wird eine Ubersicht von direkten Drehmoment-
Messverfahren vorangestellt, die als Versuchs- und Serienmesstechnik in Konkurrenz zur
Motordrehzahlauswertung stehen.

3.3.1 Direkte Drehmoment-Messverfahren

Eine Moglichkeit zur Erfassung des Verbrennungsvorganges besteht in der Messung des
Motor-Drehmomentes. Diese physikalische Grofle ist nahe liegend, bildet sie doch die Grund-
lage der momentenbasierten Struktur der Antriebsstrangsteuerung im Motormanagement.

Ein Messprinzip zur Drehmomentmessung nutzt die Torsion drehmomentbelasteter Wellen
im Antriebsstrang. Der Zusammenhang zwischen dem wirksamen Moment M und dem re-
sultierenden Torsionswinkel Ag der Welle beschreibt Gleichung 3.29 allgemein:

M = CWelleASD (329)

Das Moment ist proportional zum Verdrehwinkel und zur Wellen-Torsionssteifigkeit cyyeye.
Zur Bestimmung des Momentes wird der Verdrehwinkel Ay gemessen. Dies kann beispiels-
weise durch zwei Inkrementalwinkelgeber erfolgen, die an zwei unterschiedlichen Positio-
nen einer Welle angebracht sind. Im Interesse einer hohen Messgenauigkeit sollte das Mess-
signal Ap moglichst empfindlich auf Momentendnderungen reagieren, was nur bei einer wei-
chen Messwelle, also moglichst kleiner Wellen-Torsionssteifigkeit gegeben ist. Die Wellen-
Steifigkeiten im Fahrzeug-Antriebsstrang werden jedoch in erster Linie nach konstruktiven
und schwingungstechnischen Gesichtspunkten ausgelegt. Geringe Steifigkeiten haben meist
negative Auswirkung, wie niederfrequente Eigenfrequenzen.

Ein Ausweg ist die Messung des Verdrehwinkels {iber moglichst weit entfernte Messstellen
unter Nutzung der natiirlichen Verdrehung des Antriebsstrangs. Von [61] wird ein Verfah-
ren beschrieben, das die Verdrehung zwischen Antriebswelle und Rad erfasst. Fiir die Diffe-
renzwinkelmessung konnen ggf. die Signale von vorhandenen Sensoren verwendet werden, wie
beispielsweise die Getriebedrehzahl und die Raddrehzahl des Anti-Blockier-Systems (ABS).
Bei der Nutzung dieser Gréflen wird das Moment in einem Bereich erfasst, der weit entfernt
vom Motor liegt. Der Motor ist zudem zur Verminderung der getriebeseitigen Drehungleich-
formigkeit tiber torsionselastische Dampferelemente (Kupplung mit Torsionsdampfer oder
Zwei-Massen-Schwungrad, siehe auch Kapitel 5) mit dem restlichen Antriebsstrang verbun-
den. Durch diese Entkoppelung bilden sich die hochfrequenten Verbrennungsvorgénge prinzi-
piell nur wenig im Torsionswinkel ab. Fiir die Bestimmung eines mittleren Abtriebsmomentes
oder zur Erfassung und Dampfung von niederfrequenten Antriebsstrangschwingungen (Ru-
ckeln) ist dieses Signal aber sehr wohl geeignet.

Eine Drehmomentmessung im Reifen stellte die Continental AG vor [35]. Beim Side- Wall-
Torsion-Sensor (SWT) ist magnetisches Pulver in die Seitenwand des Reifens eingearbei-
tet, welches entlang des Umfanges segmentweise abwechselnd magnetisch polarisiert wurde.
Durch zwei Magnetsensoren in unterschiedlichem radialen Abstand am Federbein wird eine
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Verformung der Reifenwand detektiert. Aus der Verformung kann auf die Kréfte im Reifen
und indirekt auf das Radmoment geschlossen werden. Die Signale dieses Sensors sollen laut
Continental die Fahrdynamik-Regelsysteme (ABS, ESP) verbessern. Fiir eine Detektion von
Verbrennungsvorgingen sind sie aufgrund der motorfernen Position nicht geeignet.

Eine lokalere Messung des Wellenmomentes kann durch Dehnungsmessstreifen (DMS) er-
folgen, die auf die Oberfliche einer Welle aufgeklebt werden. Diese Sensoren dehnen sich
aufgrund der momentenbedingten Spannungen und &ndern dabei ihren elektrischen Wider-
stand. Zur Kompensation eines Temperatureinflusses werden meist mehrere DMS in einer
Messbriicke zusammengeschaltet. Ein grofier Nachteil des DMS-Messverfahrens an rotie-
rende Wellen ist der erforderliche Aufwand zur Stromversorgung der Messbriicke und die
Ubertragung des Messsignals an die ruhende Umgebung. Hierfiir werden verschleifibehaf-
tete Schleifringkontaktierungen oder beriihrungslose induktive Verfahren der Energie- und
Messsignaliibertragung eingesetzt.

Ein beriihrungsloses, magnetisches Messprinzip, das ohne Energieversorgung eines rotieren-
den Sensors auskommt, beschreibt [112]. Auf der Messwelle werden amorphe, magnetoelas-
tische Metallbdnder appliziert. Das Material dndert seine magnetische Permeabilitéat p unter
Einfluss mechanischer Spannungen. Die Permeabilititsénderung wird iiber einen ruhenden
Sensor erfasst, der mit dem Magnetband einen magnetischen Kreis bildet [10].

Ein &hnliches magnetisches Verfahren hat die NCTE GmbH [38] entwickelt, das allerdings oh-
ne die Applikation eines speziellen Sensor-Materials auskommt. Das Wellenmaterial wird mit
einem nicht ndher erlduterten, als PCME (Pulse Coded Modulated Encoding) bezeichneten
Verfahren dauerhaft magnetisiert. Durch Spulen in der Nidhe des magnetisierten Bereiches
und eine Elektronik wird das Magnetfeld ausgewertet, das sich proportional zum Wellenmo-
ment dndert.

Die hier vorgestellten Verfahren ermitteln ein Moment im Antriebsstrang mit verschiedenen
Messprinzipien. Aus dem Drehmoment lésst sich als unmittelbare Wirkung der Verbrennung
das mittlere Motormoment berechnen. Fiir eine Ableitung von weiteren, insbesondere zy-
linderspezifischen Verbrennungsmerkmalen ist eine genaue Betrachtung der Motormechanik
notwendig, wie sie in Kapitel 5 angestellt wird.

3.3.2 Schéatzverfahren unter Auswertung der Kurbelwellendrehzahl

Die im Folgenden beschriebenen Ansétze zur Schiatzung von Verbrennungsmerkmalen stiitzen
sich im Wesentlichen auf die Drehzahl bzw. Winkelbeschleunigung der Kurbelwelle. Zusétzlich
werden teilweise weitere Messgroffen im Schéitzverfahren verwendet.

Von [65] wird unter Verwendung eines starren Kurbelwellenmodells aus dem Drehzahlverlauf
die Momentenoszillation an der Kurbelwelle berechnet. Durch Integration dieses Momentes
iiber den Winkelbereich der Verbrennung wird ein Mitteldruck-Merkmal gebildet. Zwischen
Merkmal und dem indizierten Mitteldruck wird experimentell ein linearer Zusammenhang
gefunden. Bei hoherer Last und Drehzahl nimmt die Qualitét der Schiatzung ab.
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Durch [14] wird die Rekonstruktion des Zylinderdruckverlaufes an einem Einzylindermotor
untersucht. Dabei werden Reib-, Ventil- und Massenmoment detailliert betrachtet. Zur Be-
schreibung der physikalischen Zusammenhénge wird ein mathematisches Modell aufgestellt,
mit dem durch Modellinversion der Zylinderdruck aus der Winkelbeschleunigung berechnet
werden kann. Zur Druckberechnung muss das abgegebene Nutzmoment des Motors bekannt
sein. Dieses kann beim Einzylindermotor aus dem Winkelbeschleunigungs-Verlauf in den
OT-Stellungen der Kurbelwelle durch Interpolation gewonnen werden. AbschlieBend wird
die Ubertragbarkeit des Vorgehens auf Mehrzylindermotoren diskutiert.

Untersuchungen an einem Ottomotor-Priifstand fiithrt [117] durch. Er modelliert Kurbelwelle
und Priifstand durch Torsionsschwingerketten mit elastischen Kopplungen, wobei einzelne
Kropfungen zu diskreten Einzelmassen zusammengefasst werden. Das sich ergebende mecha-
nische, lineare Differentialgleichungssystem wird mit Hilfe elektrischer Analogien (komplexe
Spannungen, Strome und Impedanzen) im Frequenzbereich gelost. Aus dem berechneten
Gasmoment wird nach dem Vorgehen von [141] das mittlere Moment und der Summen-
Druckmomentenverlauf ermittelt. Mit Hilfe des drehzahlbasierten Summendruckverlaufes
werden Kennwerte fiir Mitteldruck und Maximaldruck als Bewertungsgréfien fiir Verbren-
nungsaussetzer bestimmt.

Bei [110] wird zunéchst ein allgemeines Mehrmassen-Motormodell vorgestellt, welches ein-
zelne Kropfungen zu einer diskreten Masse zusammenfasst. Die Steifigkeiten zwischen den
einzelnen Massen werden im Folgenden als so grof§ angenommen, dass das Modell zu ei-
nem starren Einmassen-Modell vereinfacht wird. Der Zusammenhang zwischen Kurbelwellen-
winkelgeschwindigkeit ¢ und Motormoment M wird im Frequenzbereich betrachtet. Dafiir
wird eine komplexe Ubertragungsfunktion durch diskrete Fouriertransformation von ¢- und
M-Messwerten gebildet:

H(s) = ]\i((ss)) (3.30)

Diese Ubertragungsfunktion beschreibt das Systemverhalten. Durch Dekonvolution mit H (s)~!
werden fiir die ersten Motorordnungen die spektralen Wechselmomentanteile M (s) aus ge-
messenen ¢(s)-Werten rekonstruiert:

M(s) = H(s)"'¢(s) (3.31)

Auch hier wird dhnlich wie bei [65] ein empirisch gefundener linearer Zusammenhang zwi-
schen Wechselanteil und Gleichanteil des Momentes genutzt, um aus M (s) das mittlere
indizierte Moment zu bestimmen.

Ein Mehrmassenmodell eines Reihen-Sechszylindermotors wird von [32] fiir die Simulation
von Momentenverldufen genutzt. Anhand der Ergebnisse wird der dynamische Einfluss der
Kurbelwelle illustriert. Der Einfluss der Massenmomente (vergleiche Abschnitt 3.1.2) auf die
Momentenverldufe wird diskutiert. Eine Verbesserung der Momentenrekonstruktion aus der
Drehzahl unter Beriicksichtigung der Massenmomente wird vorgeschlagen.

Bei [131] wird ein Verfahren zur Bestimmung der Kompression einzelner Zylinder aus dem
Drehzahlverlauf im Schub (ungefeuerter Betrieb) vorgestellt.
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Eine Schitzung des Momentenverlaufes mit einem Kalman-Filter wird von [58] présentiert.
Die Kurbelwelle wird als starre, torsionssteife Drehmasse modelliert. Massenkréfte und ein
moglicher Messfehler durch Desachsierung des Geberrades werden im Modell beriicksich-
tigt. Schétzergebnisse werden bei niedriger Drehzahl (1500 min~!) vorgestellt. Bei hoheren
Drehzahlen nimmt die Genauigkeit des Verfahrens stark ab.

Zur Ziindaussetzer-Erkennung an einem Zwolfzylindermotor bilden [17] Ordnungsspektren
der Drehzahl. Aus den Amplituden der nullten, ersten und zweiten Ziindordnung wird ein
skalares Merkmal gebildet. Aussetzer werden erkannt, wenn das Merkmal eine definierte
Schwelle iiberschreitet. Das Verfahren funktioniert gut bis zu einer Drehzahl von ca. 3600
min~!. Bei hoheren Drehzahlen nennen die Autoren die Eigenschwingungen der Kurbelwelle
als Ursache fiir steigende Ungenauigkeit.

Von [39] wird ein Sliding-Mode-Beobachter zur Momenten-Schatzung verwendet. Dafiir wer-
den nichtlineare Modelle mit ein, zwei und vier Teilmassen entwickelt. Messergebnisse an
einem Einzylindermotor werden vorgestellt, allerdings nur in einem einzelnen Drehzahlbe-

triebspunkt von sehr geringen 800 min~!.

In [84] wird die Ubertragungsfunktion H(s) = ¢(s)/M(s) in Abhéngigkeit vom Drehzahlbe-
triebspunkt bestimmt. Wie in [110] wird das Moment durch Faltung des Drehzahlverlaufes
mit H(s)~! fiir spektrale Komponenten rekonstruiert, die Vielfache der Ziindfrequenz bil-
den. Im Gegensatz zu [110] wird diese Berechnung aber fiir die Teilsignale der einzelnen Zy-
lindersegmente separate durchgefithrt. Aus den rekonstruierten Zylindersegment-Momenten
werden skalare Merkmale zur Bewertung von Ziindaussetzern abgeleitet. Von [17] werden
die Ansitze von [841] wieder aufgegriffen und auf die Bestimmung des mittleren indizierten
Momentes angewendet.

Einen strukturierten Uberblick iiber Literatur und Ansitze zur Aussetzererkennung gibt [127]
im Jahr 1996. Als bestehende Herausforderungen fiir alle Verfahren werden die Elastizitét
der Kurbelwelle und iiberlappende Arbeitstakte bei Mehrzylindermotoren genannt.

Bei [12] wird der Wechselanteil des Summen-Gasmomentes eines Mehrzylindermotors aus
der Kurbelwellendrehzahl geméaf Gleichung 3.17 rekonstruiert. Durch die Berechnung des
Effektivwertes iiber ein Arbeitsspiel wird ein skalares Merkmal gebildet, das in einem ex-
perimentell gefundenen Zusammenhang proportional zum mittleren indizierten Moment des
Motors ist. Auf Grundlage des gleichen Signals berechnen [114] die zylinderspezifische Arbeit
iiber den Momentenverlauf fiir einzelne Zylindersegmente. Sie wenden dieses Merkmal zur
Zylindergleichstellungs-Regelung an einem Common-Rail-Vierzylinder-Dieselmotor an.

Von [23] wird das Systemverhalten des Verbrennungsmotors mit einem Harmonisch Aktivier-
ten Neuronalen Netz (HANN) approximiert. Die Arbeit stiitzt sich auf Simulationen eines
Vierzylindermotors unter Annahme einer starren Kurbelwelle.

Ein Verfahren zur Schéitzung des Zylinderdrucks wird in [83] beschrieben. Der Zylinderdruck
pz wird mit einem stochastischen Modell mit dem allgemeinen Ansatz

pz = ao+aif,+ a2fg0;; +azfo@ + a4f<p;;¢ (3.32)
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modelliert. Die Positions-Funktion f, beschreibt die Kolbenstellung. Die Koeffizienten a, bis
ay werden durch Anpassung an gemessene Druckverldufe bestimmt.

Eine gute Ubersicht iiber die Grundlagen von Diagnose-Methoden gibt [73]. Der Schwerpunkt
liegt bei der Diagnose von Einspritzung und Verbrennung des Dieselmotors. Unter Verwen-
dung der am freien Ende der Kurbelwelle gemessenen Motordrehzahl werden die Ansétze
von [12] aufgegriffen. Es werden bei hoheren Drehzahlen Probleme mit Kurbelwellenschwin-
gungen festgestellt.

Von [75] wird eine Regelung der Zylinder-Gleichstellung bei Leerlauf auf Basis der Motor-
drehzahl durchgefiihrt. Dafiir werden mit Hilfe der Fourier- und Wavelet-Analyse Gleichlauf-
merkmale aus dem Drehzahlsignal abgeleitet. Basis der Untersuchungen ist ein Simulations-
modell. Eine Kurbelwellentorsion wird im Simulationsmodell nicht berticksichtigt und ist bei
den geringen betrachteten Drehzahlen (700 min~!) auch nicht zu erwarten.

Mit Hilfe einer Druckindizierung in einem einzelnen Leitzylinder arbeitet [56] an einem
Vierzylinder-Ottomotor. Aus dem Drehzahlsignal wird unter Annahme einer starren Kur-
belwelle das Summen-Wechsel-Gasmoment nach dem Ansatz von [12] bestimmt. Der Ver-
gleich zwischen dem Gasmoment aus Leitzylinder-Indizierung und dem drehzahlbasierten
Gasmoment ergibt einen Adaptionswert. Dieser Adaptionswert und das Wechsel-Gasmoment
werden zur Berechnung von Mitteldruck, Verbrennungslage und Druckverlauf in den nicht
indizierten Zylindern verwendet. Bei héheren Drehzahlen sinkt die Genauigkeit des Schétz-
verfahrens, was mit dem Einfluss von Kurbelwellenschwingungen erklart wird.

Einen &hnlichen Ansatz zur Momentenschétzung wie [84] untersucht [22] unter Verwendung
eines starren Kurbelwellenmodells. Ab 2500 min~! werden starke Abweichungen festgestellt,
die mit Kurbelwellen-Torsionsschwingungen erklért werden. Experimentell werden Ubertra-
gungsfunktionen in Abhéngigkeit vom Drehzahlbetriebspunkt bestimmt und durch einen
Polynomansatz beschrieben.

3.3.3 Drehzahlbasierte Schatzverfahren unter Verwendung von
SteuergroBen

In diesem Abschnitt werden Verfahren beschrieben, die im Gegensatz zu den Ansétzen in
Kapitel 3.3.2 noch Steuergriffen aus dem Motormanagement verwenden. Dadurch stiitzen
sie sich nicht ausschliefllich auf Messgrofien, die die Systemantwort des Verbrennungsmotors
repréisentieren, sondern nutzen auch Eingangs-Steuergroffen des Systems. Die Schéitzwerte
konnen daher nur korrekt sein, wenn der Motor keine Fehlfunktionen hat. Diagnosekonzepte
sind auf Basis dieser Verfahren nicht moglich!

In [18] wird die Kohérenz zwischen Zylinderdruck und gemessenen Beschleunigungen am
Motorblock untersucht, wobei eine geringe Kohérenz bei preisgiinstigen Klopfsensoren fest-
gestellt wird. Als weiteres Verfahren wird die Ubertragungsfunktion zwischen Zylinderdruck
und Winkelgeschwindigkeit experimentell bestimmt. Zur Rekonstruktion des Zylinderdrucks
wird zwischen verschiedenen Ubertragungsfunktionen in Abhéingigkeit von der gemessenen
Drehzahl und der Steuergrifie Gaspedalstellung umgeschaltet.
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Von [130] werden normierte Druckverldufe experimentell bestimmt und in einem Kennfeld in
Abhéngigkeit von Drehzahl-Spektral-Komponenten und dem Motor-Lastmoment abgelegt.
Die Schwiche dieses Verfahrens ist, dass die Last nicht bekannt ist und reproduzierbare
Verbrennungsverliufe vorausgesetzt werden.

Auf diverse Steuerwerte aus dem Motormanagement setzt das Verfahren von [$0] auf, das das
Motormoment in ein Neuronales Netz einlernt. Auch dieses Verfahren kann nur im fehlerfreien
Fall funktionieren.

3.4 Zusammenfassende Bewertung existierender Ansatze

Verschiedenste Untersuchungen in Abschnitt 3.3 zeigten, dass insbesondere bei hoheren Dreh-
zahlen die Kurbelwellen-Eigendynamik nicht mehr vernachléssigt werden darf. Diese Effekte
sollen deshalb in dieser Arbeit im Besonderen untersucht werden.

In der Mehrzahl der in der Literatur beschriebenen Ansétze werden Mittelwert-Merkmale aus
dem Drehzahlsignal abgeleitet. Fiir eine Verbrennungsregelung werden jedoch zylinderselek-
tive Aussagen benotigt, da jedem Zylinder ein eigener Regelkreis mit individuellem Istwert
zugeordnet ist.

Insbesondere die Bestimmung der Verbrennungslage aus der Drehzahl ist ein Aspekt, der in
bisherigen Arbeiten kaum beschrieben wurde und fiir die Anwendung im Motormanagement
nicht im Fokus stand. Wie die Analyse der bestehenden Regelungskonzepte in Kapitel 2.4.3
zeigte, ist die Verbrennungslage jedoch eine wichtige Grofle, die insbesondere bei homogenen
Brennverfahren geregelt werden muss.
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4 Thermodynamik-Modell des
Hubkolben-Verbrennungsmotors

Die Arbeitsweise von Verbrennungsmotoren lédsst sich allgemein in die physikalischen Teil-
prozesse Verbrennung, Thermodynamischer Kreisprozess und Motormechanik unterteilen.

Der erste Teilprozess umfasst die Freisetzung von Warme. Durch die Verbrennung wird che-
mische Energie freigesetzt, die zu einer Temperatur- und Druckerhchung des Arbeitsgases
fithrt. Die zyklische Anderung von Druck, Temperatur und Arbeitsvolumen in einem thermo-
dynamischen Kreisprozess verrichtet mechanische Arbeit am Hubkolben. Die Ubertragung
dieser mechanischen Arbeit {iber ein Schubkurbelgetriebe, die Kopplung mehrerer Zylinder
iiber eine Kurbelwelle und die Mechanik weiterer Komponenten fiithrt zum Motormoment
und letztlich zur Bewegung der Arbeitsmaschine.

Die mechanischen Prozesse werden in Kapitel 5 im Detail ercrtert. Dieses Kapitel befasst
sich zunéchst mit der Modellierung von Verbrennung und Thermodynamischem Kreisprozess.
Beide Prozesse sind physikalisch eng miteinander verzahnt.

4.1 Modell des Brennraumes

Der thermodynamische Arbeitsprozess des Hubkolben-Verbrennungsmotors findet in einem
zylinderférmigen Brennraum statt, wie er in Abbildung 4.1 dargestellt ist.

dm Injekt
do
. + <« dQWand
dQy do
do
Va Q: p Z
| 2
vdw
dh p
delowby (P K

Bild 4.1: Brennraummodell der Hubkolbenmaschine
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Wihrend der Gaswechseltakte Ansaugen und Ausschieben ist der Zylinderdruck aufgrund
der gedffneten Zylinderventile sehr gering und tragt nur unwesentlich zum Verlauf des Gas-
momentes bei (vergleiche Kapitel 3.1.1). Im Kompressions- und Expansions-Takt, auch als
Hochdruckphase bezeichnet, sind dagegen die Ventile geschlossen, wobei sich das Zylinder-
volumen in Abhéngigkeit vom Kurbelwinkel ¢ geméfl Gleichung 3.12 éndert.

Die Leckage dmpiowsy/de iiber die Kolbenringe betrégt nach [10, 103] in etwa 0,5 bis 1,5
% der angesaugten Luftmasse. Die Masse des direkt eingespritzten Dieselkraftstoffes erhoht
die Zylinderladung bei Volllast um etwa 5 %. Aufgrund des geringen Einflusses wird in der
nachfolgend beschriebenen, nulldimensionalen Modellierung eine Massendnderung durch die
Kraftstoffeinspritzung und durch Undichtigkeiten an den Kolbenringen (so genanntes Blow-
by) vernachlissigt:

delowby
dip

dmlnjekt

dp ~0

~ 0

Unter den getroffenen Annahmen lésst sich der Brennraum wéhrend der Hochdruckphase als
geschlossenes, verdnderliches Zylindervolumen auffassen. Die Bilanz der Inneren Energie U
kann iiber den ersten Hauptsatz der Thermodynamik wie folgt beschrieben werden [103]:

d_U o dQB + dQWand - dW
de —  dy dy d
U, = QIB + Q%/Vand - W, (42)

(4.1)

Ableitungen nach dem Kurbelwinkel ¢ in Differentialgleichungen werden im Folgenden zur
Vereinfachung als gestrichene GroBlen dargestellt. Der Wandwéarmestrom Q4 und die frei-
gesetzte Verbrennungswirme ()5 lassen sich zum Heizverlauf @}, zusammenfassen:

Q/H = Q/B—FQQ/Vand (43)

Die Volumenénderungsarbeit W’ bei Anderung eines geschlossenen Volumens lautet allge-
mein:

w' = pV’ (4.4)

Mit Gleichung 4.4 und 4.3 vereinfacht sich die Energiebilanz des Brennraumes in der Hoch-
druckphase zu:

U = Qy—pV’ (4.5)

Die Annahme einer unveréinderlichen Masse wiahrend der Hochdruckphase fiihrt zu der li-
nearen Differentialgleichung 4.5, die die Volumenénderung V'’ (Gleichung 3.13) mit den ther-
modynamischen Zustandsgroflen Druck p und Innerer Energie U in Beziehung setzt. Die
Linearitdt hat grofle Vorteile fiir die Modellbildung, wie in Abschnitt 4.4 noch gezeigt wer-
den wird.
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4.2 Analyse von Zylinderdruckverlaufen fiir die
Bestimmung von Verbrennungsmerkmalen

Anhand des Zylinderdruckverlaufes lassen sich direkt Merkmale wie Spitzendruck oder Druck-
gradient ablesen, um mechanische Belastungen oder akustische Emissionen zu bewerten. Die
thermodynamische Analyse von Zylinderdruckverldufen, ein Standardverfahren in der Brenn-
verfahrensentwicklung, liefert dagegen Merkmale des Verbrennungsablaufes. Diese aus dem
Druckverlauf gewonnenen Merkmale werden als Referenzgrofien fiir die Beurteilung der dreh-
zahlbasiert gewonnenen Verbrennungsmerkmale verwendet, weshalb Thre Gewinnung hier
néher erldutert wird.

4.2.1 Offset-Kompensation

Die Verwendung piezoelektrischer Drucksensoren hat den Nachteil, dass die Nulllinie des
Signals aufgrund des Messprinzips undefiniert ist (vergleiche Kapitel 2.4.2.1). Doch auch bei
anderen Messprinzipien kann Sensordrift einen Offset-Messfehler Ap,ss; hervorrufen.

Mit dem Modellwissen aus Abschnitt 4.1 ldsst sich der Offset fiir dynamisch erfasste Zylin-
derdruckverldufe bestimmen. Das von [62] vorgeschlagene Verfahren nutzt dafiir den Druck-
verlauf wihrend des Kompressionsvorganges, wo noch keine verbrennungsbedingte Warme-
freisetzung stattfindet. Fiir zwei Kurbelwinkelstellungen ¢, und ¢ gilt fiir die zugehorigen
wahren Zylinderdriicke p; und py und die Volumina V; und V5 die folgende Zustandsglei-

chung:
P2 Vi\"
2 (2 4.6
b1 <V2> (4.6)

Aufgrund des Offset-Messfehlers sind die wahren Driicke jedoch um Ap,f e gegeniiber den
gemessenen Driicken verschoben:

h = pmess,l+Apoffset (47)

b2 = pmess,2+Apoffset (48)

Setzt man Gleichung 4.7 und 4.8 in die Beziehung 4.6 ein, so kann man die Formel nach dem
unbekannten Offset auflosen:

ﬁ)“ _
Pmess,1 Pmess,2
Va ) )
Apoffset - - R (49)
- (%)

Mit Gleichung 4.9 lésst sich ein langsam verdnderlicher Offset-Fehler fiir jedes Arbeitsspiel
berechnen und kompensieren, wenn fiir zwei Druckmesspunkte das Volumen V' und zusétzlich
der Polytropenexponent s bekannt sind. Bei adiabater Kompression ist dieser Exponent eine
Konstante, sofern man das Zylindergas als ideales Gas betrachtet. Fiir Luft betriagt x = 1, 40.
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Berticksichtigt man jedoch die reale Gasdynamik und die Tatsache, dass es beim Motor wéah-
rend der Kompression einen Wéarmeaustausch iiber die Zylinderwand gibt, so muss dieser
Wert korrigiert werden. Beim Dieselmotor hat sich ein experimentell angepasster Polytropen-
exponent von kK ~ 1,37...1,40 in der Praxis bewahrt, um die realen Warmeiibergénge und
die Gasdynamik zu approximieren [2]. Voraussetzung fiir eine fehlerfreie Offset-Bestimmung
ist eine richtige Zuordnung der Kurbelwinkelposition zu den gemessenen Druckwerten. Nur
so kénnen die zugehorigen Volumina Vi und Vs korrekt berechnet werden (siche Gleichung
3.12).

Das Verfahren nach [62] ist durch die einfache Beziehung 4.9 sehr schnell und damit echt-
zeitfahig. Ein anderes echtzeitfahiges Verfahren zur Offset-Kompensation nutzt einen Refe-
renzdruck, z.B. zu einer festen Kurbelwinkelposition wihrend des Gaswechsels. [69] gibt eine
gute Ubersicht iiber weitere spezielle Ansiitze zur Offset-Korrektur.

4.2.2 Bestimmung des Heizverlaufes aus dem Druckverlauf

Zur Beurteilung des Verbrennungsvorganges ist der Verlauf der Warmefreisetzung, auch als
Brennverlauf bezeichnet, eine niitzliche Hilfsgrofle. Lasst man die Wandwéarmeverluste aufler
Betracht, so entspricht der Brennverlauf dem Heizverlauf und léasst sich durch Umformung
aus Gleichung 4.5 gewinnen:

Qy = U +pV’ (4.10)

Die Ableitung der Inneren Energie U’ lésst sich schreiben als:

1

Einsetzen von Gleichung 4.11 in Gleichung 4.10 ergibt die folgende Beziehung fiir den Heiz-
verlauf:

1
Qp = — V' +p'V) (4.12)

Obige Beziehung berechnet @, aus dem Polytropenexponent, dem Zylindervolumen und dem
Druck. Zusétzlich werden noch die Ableitungen von Druck- und Volumenverlauf benotigt.
Wihrend V'’ als analytische Funktion durch Gleichung 3.13 einfach berechnet werden kann,
muss zur Bestimmung von p’ der Druckverlauf numerisch differenziert werden.

Diese Schwierigkeit wird durch das Schnelle Heizgesetz von [62] umgangen, der fiir eine
vereinfachte diskrete Berechnung des Heizverlaufes die folgende Beziehung herleitete:

AQi—2 = Ki 1V2 {pz — D1 <%> } (4-13)

Die Indizes 1 und 2 in Gleichung 4.13 stehen fiir zwei aufeinander folgende diskrete Werte
des Druck- bzw. Volumenverlaufes.
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Im oberen Diagramm von Abbildung 4.2 sind die eingangs im Kapitel 3.1.1 gezeigten Druck-
verldufe im Bereich des oberen Totpunktes dargestellt. Berechnet man den Heizverlauf aus
den Druckverldufen, so erhilt man die im unteren Diagramm gezeigten Verlaufe. In Druck-
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Bild 4.2: Zylinderdruckverliufe und korrespondierende Heizverldufe

verlauf 1 sind zwei leichte Drucksteigerungen zu beobachten. Diese Drucksteigerungen haben
Ihre Ursache in einer zweistufigen Wiarmezufuhr bei etwa 8 und 16 °KW, wie aus dem zuge-
horigen Heizverlauf zu ersehen ist. Auch den zweiten Druckverlauf kennzeichnet eine zwei-
stufige Wéarmefreisetzung. Hier ist die Warmemenge der zweiten, bei 4 °KW beginnenden
Verbrennung jedoch deutlich grofler als die der ersten.

Verursacht wird die zweistufige Verbrennung durch eine mechanisch gesteuerte, abgesetz-
te Voreinspritzung von Kraftstoff durch das bei diesen Messungen verwendete Pumpediise-
Einspritzsystem. Der Voreinspritzung folgt in einem Abstand von etwa 6 °KW die eigentliche
Haupteinspritzung. Die Voreinspritzmenge bleibt bei unterschiedlichen Lastpunkten nahezu
gleich, wie Bild 4.2 verdeutlicht. Uber die Haupteinspritzung wird die Gesamtwéirmemenge
gesteuert. Moderne Einspritzsysteme konnen auch noch eine spéate Nacheinspritzung durch-
fithren. Dadurch kann die Abgastemperatur zur Regeneration eines Dieselpartikelfilters ge-
zielt erhoht werden.

Aus den Heizverlaufen in Bild 4.2 kénnen die Winkelpositionen des jeweiligen Brennbeginns
wpp einfach abgelesen werden. Zusétzlich zu den Heizverldaufen sind die Punkte markiert,
an denen das PDE-Magnetventil bestromt und damit der Einspritzvorgang eingeleitet wird.
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Die Zeit- bzw. Winkeldifferenz zwischen Bestromungsbeginn und Brennbeginn entspricht
dem Ziindverzug und dem Einspritzverzug, der fiir den Aufbau des Kraftstoffdrucks und das
Offnen der Diisennadel bendtigt wird.

Die Detektion des Brennbeginns kann sich in der Praxis schwierig gestalten, wenn das Heiz-
verlaufsignal gestort ist und nur eine geringe Warmemenge wie bei der Voreinspritzung
freigesetzt wird. Ein robusteres Merkmal fiir die Verbrennungslage ist der Verbrennungs-
schwerpunkt. Er ist definiert als der Punkt, an dem 50 % der Gesamt-Wirmemenge eines
Verbrennungsvorganges freigesetzt wurden. Auch dieses Merkmal wird durch Integration aus
dem Heizverlauf bestimmt.

Die oben gezeigten Beispiele verdeutlichen, dass die Berechnung und Analyse des Heizver-
laufes eine wichtige Methode zur Beurteilung der Warmefreisetzung der Verbrennung ist.
Aus dem Heizverlauf lassen sich eine Reihe von Merkmalen bestimmen, die von zylinder-
druckbasierten Regelungskonzepten direkt als Regelgrofie verwendet werden (siehe Kapitel
2.4.2). Fiir die Beurteilung drehzahlbasierter Verbrennungsmerkmale in dieser Arbeit dient
der Heizverlauf zur Bestimmung von Referenzwerten.

4.2.3 OT-Fehler

Die oben dargestellten Verfahren der Offset-Kompensation und Heizverlaufsberechnung, aber
auch die Berechnung des Momentenverlaufes nach Gleichung 3.9, setzen eine korrekte Zu-
ordnung des Kurbelwinkels zu den Druckwerten voraus. Ist diese Zuordnung nicht richtig,
so verursacht der OT-Fehler Abweichungen, wie Bild 4.3 verdeutlicht.

AQg [%]
LL ... Leerlauf 30 T 2 E=22,LL
VL ... Volllast
T %,ﬁe: 14,LL
21 \

OT liegt zu spat

e= |4,%% : ] ) i AQ [FKW]

Bild 4.3: Finfluss des OT-Fehlers auf die Ermittlung des Energieumsatzes durch eine Druck-
verlaufsanalyse (Quelle: [2])
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Abhéngig vom Verdichtungsverhéltnis ¢ und dem Lastzustand (Leerlauf LL, Volllast VL)
kommt es zu erheblichen relativen Fehlern AQp bei der Bestimmung der umgesetzten Ge-
samt-Verbrennungswirme, wenn der OT nur um wenige Grad falsch zugeordnet wird. Bei der
Druckverlaufsanalyse ist also eine genaue Bestimmung der Kurbelwellenposition unabding-
bar. Dies kann z.B. durch eine genaue Justierung der Liicke des Kurbelwellen-Geberrades
auf die OT-Stellung des Motors erfolgen. Eine weitere Moglichkeit ist die thermodynami-
sche OT-Bestimmung. Dazu wird zunéchst das Zylinderdruckmaximum bei geschlepptem
Motor bestimmt. Das Druckmaximum liegt um den thermodynamischen Verlustwinkel [2]
versetzt kurz vor dem Oberen Totpunkt. Dieser Verlustwinkel hat seine Ursache in den
Wand-Wirmeverlusten und ist somit eine von Motortyp und Betriebspunkt abhéngige Gro-
Be. Er muss daher zunédchst durch andere Referenzverfahren fiir einen Motortyp bestimmt
werden.

4.3 Modell des Verbrennungsverlaufes

Wie im vorangehenden Abschnitt gezeigt, ist der Heiz- bzw. Brennverlauf die zentrale Grofe
bei der wirmetechnischen Beschreibung des Verbrennungsvorganges. Fiir eine Kreisprozess-
Simulation des Motors ist daher ein mathematisches Brennverlaufsmodell notwendig.

Eine Reihe von Veroffentlichungen befassen sich mit der Vorausberechnung des Brennverlau-
fes von Dieselmotoren [20, 33, 118, 122]. Die beschriebenen Modelle stiitzen sich auf empiri-
sche und physikalische Teilmodelle zur Berechnung von Einspritzverlauf, Kraftstoffverdamp-
fung und Verbrennung. Eingangsgrofien sind dabei im Wesentlichen Einspritz-Steuergrofien
aus dem Motormanagement und der aktuelle Betriebspunkt (Last, Drehzahl). Die Parame-
ter der empirischen Teilmodelle werden durch Messungen an einen spezifischen Motortyp
angepasst.

Im Rahmen dieser Arbeit wird eine Ersatzfunktion fiir den Brennverlauf benétigt, die eine
allgemeine Beschreibung der Warmefreisetzung erlaubt, aber keine Annahmen und Voraus-
setzungen eines spezifischen Motortyps trifft. Die benotigten Freiheitsgrade der Ersatzfunk-
tion sind im Wesentlichen eine Variabilitat des Verbrennungsschwerpunktes und der Gesamt-
Brennenergie, da diese Gréflen den gesuchten Verbrennungsparametern entsprechen.

Allgemeine mathematische Ersatzbrennverlaufe werden in [103] beschrieben. So kann die
Wiérmefreisetzung z.B. durch einfache Dreiecksfunktionen approximiert werden. Eine bei
der Motorprozess-Simulation weit verbreitete Ersatzfunktion ist der Brennverlauf nach Vi-
be [123], der die Brennrate nach der in Gleichung 4.14 angegebenen Exponentialfunktion
berechnet:

o m _ m—+1
Q, = 7§ngesa(m+1) (zﬂ) (55 (4.14)
YBD ¥BD

Integriert man Gleichung 4.14 iiber dem Kurbelwinkel, so erhélt man die Vibe-Durchbrenn-
funktion, die besonders fiir die Beurteilung der insgesamt freigesetzten Wirme und zur Ab-



58 4 Thermodynamik-Modell des Hubkolben-Verbrennungsmotors

leitung des Verbrennungsschwerpunktes hilfreich ist:

e—eopp ™!
QB = QB,ges (1 — e_a( A¢BD ) ) (4,15)

Wesentliche Parameter des Vibe-Brennverlaufes sind die Gesamt-Brennenergie )p ges, der
Brennbeginn ¢pp und die Brenndauer Appp. Der Faktor a beschreibt den Umsetzgrad der
Verbrennung bis zum Brennende. Fiir die dieselmotorische Verbrennung kann ein Umsetzgrad
von 99,9% angenommen werden, was zu einem Wert von a = 6,908 fithrt [103].
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Bild 4.4: Brennrate aus der Vibe-Brennfunktion bei Variation des Formfaktors m

Der Formfaktor m beeinflusst den Verlauf der Verbrennungsgeschwindigkeit innerhalb der
Brenndauer Appgp. Zur Illustration seines Einflusses wurde m in der Darstellung in Bild 4.4
variiert. Eine kleiner Formfaktor von m = 0, 2 bewirkt eine schnelle und kurze Umsetzung des
Kraftstoffes. Mit groflen m-Werten lassen sich dagegen verschleppte Verbrennungsvorginge
simulieren.

Fiir die Berechnung realistischer Brennverldufe kénnen die Vibe-Parameter mit Hilfe einer
Parameter-Optimierung an gemessene Heizverlaufe angepasst werden. Zur genaueren Ab-
bildung realer Verbrennungsvorgénge werden mehrere Vibe-Brennverldufe mit unterschiedli-
chen Parametersitzen iiberlagert [103]. Wegen der Flexibilitét der mathematischen Modellie-
rung wird in dieser Arbeit die Brennverlaufsberechnung nach Vibe verwendet. Die numerische
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Berechnung von Exponentialfunktionen in einer Prozess-Simulation oder Parameteroptimie-
rung ist allerdings rechenintensiv. In Kapitel 4.4 wird daher ein alternatives Brenngesetz
entwickelt, das sich insbesondere fiir eine schnelle Berechnung im Rahmen einer Simulation
eignet.

4.4 Berechnung des Zylinderdruckverlaufes

Ziel dieses Kapitels ist die Herleitung eines Modells fiir die Simulation des thermodynami-
schen Motorprozesses. Dabei werden die Annahmen und Vereinfachungen aus Abschnitt 4.1
zugrunde gelegt. Diese Annahmen schrinken die Allgemeingiiltigkeit nur unwesentlich ein,
bewahren aber die mathematische Linearitdt des Modells. Dadurch wird eine geschlosse-
ne analytische Berechnung des Zylinderdrucks moglich, wie im folgenden Abschnitt néaher
ausgefithrt wird.

Die Linearitét des thermodynamischen Modells bringt auch Vorteile bei der Modellinversion
und der drehzahlbasierten Schéitzung von Verbrennungsmerkmalen mit sich, wie in Kapitel
6 gezeigt werden wird.

4.4.1 Herleitung einer geschlossenen Losung fiir den
Zylinderdruckverlauf

Die Berechnung des Zylinderdruckverlaufes in der Hochdruckphase setzt auf den Annahmen
in Abschnitt 4.1 auf, die zur Formulierung der Energiebilanz nach Gleichung 4.10 gefiihrt
haben. Der Druck p eines idealen Gases lésst sich durch folgende Formel in Abhéngigkeit
von der Inneren Energie U und dem Volumen V' ausdriicken:

U
= —-1)= 4.16
b= -y (4.16)
Setzt man die Beziehung 4.16 in Gleichung 4.10 ein, so erhélt man fiir U eine inhomogene,

lineare Differentialgleichung 1. Ordnung mit dem variablen Koeffizienten (x — 1)V’/V:

/

U’+(K—1)%U = Q, (4.17)

Gleichung 4.17 lasst sich mit Hilfe des Losungsansatzes eines integrierenden Faktors ana-
lytisch 16sen, wie es detailliert in [29] beschrieben ist. Dieser Losungsansatz fiithrt zum fol-
genden analytischen Ausdruck fiir den Verlauf der Inneren Energie U(y) als Funktion des
Kurbelwinkels:

F @V Er-ds
Ulp) = &

+< Yo )MUO (4.18)
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Der Winkel g bezeichnet den Punkt, an dem das Einlassventil schliet und somit die Hoch-
druckphase beginnt. Zu diesem Zeitpunkt ist im Brennraumvolumen V; die Innere Energie U
vorhanden. Hervorzuheben ist, dass sich der Energieverlauf in Gleichung 4.18 in die Summe
zweier getrennt berechenbarer Energieanteile aufteilt. Der erste Summand enthélt unterhalb
eines Integrals die Brennverlaufsfunktion Q'(¢). Er représentiert die verbrennungsbedingte
Energieerhéhung im Brennraum. Der zweite Term enthélt neben der Anfangsenergie Uy nur
den Polytropenexponenten s und das aus geometrischen Daten abgeleitete Volumen. Dieser
Teil stellt die kompressionsbedingte Energieerhohung dar. Driickt man gemafl Gleichung 4.16
die Anfangsenergie

1
Uy = H_lpovo (4-19)

durch den Anfangsdruck py bei Kompressionsbeginn aus und setzt Gleichung 4.18 in Glei-
chung 4.16 ein, so erhilt man nach Vereinfachung einen Ausdruck fiir den Druckverlauf p(p)
in der Hochdruckphase:

po) = -0V [BEVEE () m )
%0 S———

pPB

Auch hier teilt sich der Druckverlauf in einen verbrennungsbedingten und einen kompressi-
onsbedingten Teil auf. Die analytisch gewonnene Erkenntnis der Trennung von Verbrennung
und Kompression ist von grofler Bedeutung fiir die Anwendung des Brennraummodells in der
drehzahlbasierten Schétzung von Verbrennungsmerkmalen, worauf in Kapitel 6 noch ndher
eingegangen wird.

Bewertet man Gleichung 4.20 beziiglich des bendtigten Rechenbedarfes, so kann festgestellt
werden, dass die den Volumenverlauf V() enthaltenden Ausdriicke gemafl Gleichung 3.12 fiir
alle interessierenden Kurbelwinkel ¢ vorab berechnet und tabelliert werden kénnen. Dadurch
vereinfacht sich die Berechnung des Kompressionsdrucks pg zu einer simplen Multiplikation
der Wertetabelle mit der Konstanten py.

Die Berechnung des Brenndrucks pp gestaltet sich dagegen schwieriger, da QQz(¢) durch die
individuelle Brennverlaufsform gegeniiber V($)*~! variabel ist. Der Haupt-Rechenzeitbedarf
liegt daher in der numerischen Losung des Integrals in pg.

4.4.2 Brennfunktion zur schnellen Zylinderdruckberechnung

Die nichtlineare, aufwéndig zu berechnende Vibe-Brennfunktion ist bei der numerischen
Integration in Gleichung 4.20 besonders von Nachteil, da sie fiir jeden Integrationsschritt
berechnet werden muss. Aus diesem Grund wurde eine Ersatzfunktion z(¢) gesucht, mit der
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der Integralterm
©
o) = [@@VEdE (421
®o

innerhalb der pp-Berechnung approximiert werden kann. Eine geeignete Ersatzfunktion ist
der in den positiven Bereich verschobene Verlauf der Hyperbel-Tangens-Funktion. Die Defi-
nition von z(p) lautet dafiir:

2(p) = Az(tanh(vz(p — ¢z)) +1) (4.22)

Fiir verschiedene Variationen der Vibe-Parameter Qp ges, ¢BB, @, m und Appp wurde das
Integral nach Gleichung 4.21 berechnet und durch Anpassung der Ersatzfunktionsparameter
Az, v, und ¢z approximiert. Abbildung 4.5 zeigt exemplarisch, dass das Integral mit der
Ersatzfunktion gut angendhert werden kann.
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Bild 4.5: Verlauf von Integral (Gleichung 4.21) und approzimierte tanh-FErsatzfunktion
(@B ges = 1000 J; opp =0 °KW; a=06,9; m=1,2; Appp = 50°)

Eine wichtige Eigenschaft der Ersatzfunktion 4.22 ist ihre analytische Differenzierbarkeit
nach ¢. Dadurch ldsst sich der Brennverlauf ()5 aus der Ersatzfunktion direkt berechnen.
Setzt man Gleichung 4.21 und 4.22 gleich und 16st nach @Q’; auf, so erhalt man:

o) = S viey
B AzvzV(p)t"
B C05h2(vz(90 —z)) 423)
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Die Rekonstruktion des Brennverlaufes nach Gleichung 4.23 und den zugrunde liegenden
Vibe-Brennverlauf illustriert Bild 4.6.
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Bild 4.6: Vibe-Brennverlauf und rekonstruierter Brennverlauf nach Gleichung 4.25 (Qpges =
1000 J; o =0 °KW; a=6,9; m=1,2; Apgp = 50°)

Aus dem rekonstruierten Brennverlauf konnen in einem néchsten Schritt die Gesamt-Brenn-
energie (p ges und der Verbrennungsschwerpunkt (siehe Abschnitt 4.2.2) bestimmt werden.
Eine Berechnung von Vibe-Brennverlaufen und tanh-Ersatzfunktionen unter Variation der
Vibe-Parameter in weiten Grenzen ergab nur eine geringe relative Abweichung der Gesamt-
Brennenergie (g 45 von weniger als 1 %. Die Abweichung des Verbrennungsschwerpunktes
war geringer als 1,5 °KW. Mit diesen Ergebnissen ist die Hyperbel-Tangens-Ersatzfunktion
eine dquivalente Alternative zur Integration eines Vibe-Brennverlaufes. Der Zylinderdruck
errechnet sich mit diesem Ansatz aus den Verbrennungsparametern Ay, vz und ¢z nach
folgender Gleichung:

z

pe) = (= V) Ao — ) + 0+ () o (420
Z;; D e ——

Der rechentechnische Vorteil ist die schnelle Berechnung einer geschlossenen Lésung fiir p(p)
bei beliebigen Werten fiir ¢. Die numerische Integration in Gleichung 4.20 kann so vermie-
den werden. Diese Beschleunigung der Berechnung ist besonders von Bedeutung, wenn viele
Druckverldufe in einem iterativen Optimierungsverfahren berechnet werden miissen, wie es
in Kapitel 6 vorgestellt wird. Trotz der Verwendung der Ersatzfunktion kann mit Gleichung
4.23 der Brennverlauf Q)3 berechnet und eine Druckverlaufsanalyse zur Ableitung von Ver-
brennungsmerkmalen durchgefiihrt werden.
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5 Modellierung der Motormechanik

Der Drehzahlverlauf der Kurbelwelle wird entscheidend vom Verlauf der Gas- und Massen-
momente des Kurbeltriebs geprégt, wie in Kapitel 3.1.1 und 3.1.2 dargelegt wurde (siehe
auch Bild 3.5). Der reale Motor verfiigt neben Kurbelwelle und Kurbeltrieb tiber weitere
Aggregate, die von der Kurbelwelle angetrieben werden.

Bild 5.1 skizziert die mechanischen Komponenten und den Aufbau des Dieselmotors mit
Pumpediise-Direkteinspritzsystem (PDE), der fiir die durchgefiihrten Untersuchungen ver-
wendet wurde.

FF'DE & FVentll

VoL

Iwei-hassen-Schwungrad

Generator, Klima .

Bild 5.1: Schematische Ubersicht iiber den mechanischen Aufbau des untersuchten Versuchs-
motors

Der Steuertrieb dient zum Antrieb der Nockenwelle, die bei modernen Motoren oberhalb
des Motorblocks liegt und hier die Einlass- und Auslassventile fiir den Gaswechsel betétigt.
Beim Pumpediise-Einspritzsystem werden von der Nockenwelle auch die PDE-Elemente {iber
eigene, speziell geformte Einspritznocken betétigt. Durch die Betdtigung von Ventilen und
Einspritzelementen wirken winkelabhéngig Momente an der Nockenwelle. Fiir die synchrone
Kopplung von Kurbelwelle und Nockenwelle werden meist Zahnriemen- oder Kettentriebe
eingesetzt, seltener Rédertriebe.

Der Nebenaggregatetrieb treibt in erster Linie den elektrischen Generator an. Die wachsende
Verbreitung von Fahrzeug-Klimaanlagen erfordert einen Kaltekompressor, der in den Neben-
aggregatetrieb integriert wird. Die Lenkhilfe-Hydraulikpumpe der Servolenkung ist ebenfalls
ein Teil des Nebenaggregatetriebes. Die Verbreitung der Lenkhilfepumpe sinkt jedoch, da
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die Lenkunterstiitzung zunehmend durch elektrische Systeme realisiert wird. Die Kraftiiber-
tragung zu den Nebenaggregaten erfolgt reibschliissig iiber einen Keilrippenriemen.

Der Motor ist abtriebsseitig iiber ein Zweimassenschwungrad (ZMS) (siche auch Abschnitt
5.1.3) oder einen hydrodynamischen Drehmomentwandler mit dem Getriebe verbunden.
Wandler und ZMS dienen der Minderung der Drehzahlungleichférmigkeit am Getriebeein-
gang, um Gerdusche und Vibrationen vom Antriebsstrang und dem Fahrzeugaufbau fernzu-
halten. Bei Handschaltgetrieben werden Zweimassenschwungrider und eine vom Fahrer be-
téatigte Kupplung verwendet. In Stufen-Automatikgetrieben dienen Drehmomentwandler zur
Schwingungsddmpfung und zur Entkoppelung von Motor- und Getriebedrehzahl, was wéh-
rend des Anfahrens und bei Schaltvorgéingen eine ruckfreie Zugkraftiibertragung gewéhrleis-
tet. Moderne Stufen-Automatikgetriebe verfiigen noch iiber eine Wandler-Uberbriickungs-
kupplung, die ebenfalls vom Getriebesteuergerit kontrolliert wird. Durch die Uberbriickung
werden der Wandlerschlupf unterbunden und so die Wandlerverluste wihrend der Fahrt in
festem Gang minimiert.

Der oben beschriebene Aufbau verdeutlicht, dass die mechanischen Motorkomponenten prin-
zipiell Einfluss auf die Kurbelwellenbewegung nehmen kénnen. Insbesondere ein Wechsel-
anteil im Moment konnte sich auf die Winkelbeschleunigungs-Amplitude auswirken, die
nach Bild 3.2 ein wichtiges Signal fiir das Motormoment ist. Die mechanischen Komponen-
ten wirken also als potenzielle Storgroflen auf eine drehzahlbasierte Verbrennungsmerkmal-
Schétzung, deren quantitativer Einfluss zu untersuchen ist.

Dieses Kapitel behandelt zunéchst die extern an der Kurbelwelle angreifenden Momente
von Steuertrieb, Nebentrieb und Antriebsstranganbindung. Anschlieend werden die inneren
Momente und die Eigendynamik der Kurbelwelle analysiert.

5.1 Externe Momente an der Kurbelwelle

Die mechanischen Vorgénge in den externen Komponenten sollen durch physikalische Mo-
delle beschrieben werden. Die Modellstruktur wird dabei einfach gehalten, um eine echtzeit-
fihige Nutzung des Modells in einem Algorithmus zur Verbrennungsparameterschiatzung zu
ermoglichen.

5.1.1 Dynamik des Steuertriebs

Hauptaufgabe des Steuertriebs ist eine Steuerung des Gaswechsels synchron zur Bewegung
der Kurbelwelle. Der Steuertrieb treibt eine Nockenwelle an, die beim Viertakt-Verfahren
mit der halben Kurbelwellendrehzahl rotiert, um die vier Arbeitstakte iiber zwei Motorum-
drehungen zu erstrecken. Verbreitete Bauformen in Kraftfahrzeugmotoren sind Ketten- oder
Zahnriementriebe, bei gréferen Motoren werden auch Zahnréddertriebe verwendet. Ein Vor-
teil des Kettentriebes ist seine Wartungsfreiheit und ein geringer Bauraumbedarf, allerdings
muss ein gewisser Aufwand fiir die Schmierung von Kette und Kettenrddern betrieben wer-
den.
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Die Verwendung eines faserverstiarkten Polymer-Zahnriemens zur Kraftiibertragung erfordert
keine Schmierung und ist daher sehr kostengiinstig und dariiberhinaus gerduscharm. Diese
Vorteile haben dazu gefiihrt, dass mittlerweile ca. 75% der Fahrzeugmotoren aus européischer
Produktion mit Zahnriemensteuertrieben ausgeriistet sind [21]. Weiterentwicklungen beim
Zahnriemenmaterial haben dazu gefiihrt, dass moderne Zahnriemen eine dem Kettentrieb
vergleichbare Lebensdauer von 300.000 km erreichen [36]. In Bild 5.2 ist der Aufbau des
Zahnriemensteuertriebes des verwendeten Versuchsmotors dargestellt.

Nockenwellen-
Riemenrad

Umlenk-

rolle / __ Zahn-

riemen

Riemen-
spanner

Wasser-
Leertrum pumpe
Lasttrum

Kurbelwellen- -
Riemenrad — 530

Bild 5.2: Aufbau des Zahnriemensteuertriebs des Versuchsmotors (Quelle: [2]])

Am freien Ende der Kurbelwelle befindet sich das Kurbelwellen-Riemenrad, das iiber den
Riemen das Nockenwellen-Riemenrad treibt. Die Untersetzung der Nockenwelle zur halben
Kurbelwellendrehzahl erfolgt durch unterschiedliche Z&hnezahlen der Riemenrédder im Ver-
héltnis 1:2.

Der Zahnriemen wird an seiner Riickseite iiber eine exzentrisch gelagerte, bewegliche Umlenk-
rolle gefiihrt, die ihn durch einen hydraulisch geddmpften Riemenspanner auf einer positiven
Vorspannung hélt. Dadurch wird sichergestellt, dass die Zéhne des Riemens auch im dynami-
schen Betrieb nicht durch zu geringe Spannung {iberspringen. Die freie Riemenlidnge zwischen
zwei Radern wird als Trum bezeichnet. Die Kraft im Lasttrum ist aufgrund der Antriebslast
an der Kurbelwelle grofler als im Leertrum. Aus diesem Grund ist die Spanneinrichtung im
Leertrum angeordnet, weil hier die geringsten Zugkréfte auftreten. In den Trieb ist noch die
Wasserpumpe integriert, die den Kiihlmittelumlauf des Motors gewéhrleistet. An ihr stiitzt
sich der Riemen ab, wodurch sie &hnlich einer Umlenkrolle wirkt.

Die Nockenwelle betétigt tiber Ventilnocken die Ein- und Auslassventile. Beim verwendeten
Pumpediise-Motor werden auch die Einspritzelemente iiber eigene Einspritznocken betétigt.
In Bild 5.3 ist die Nockenwelle des Versuchsmotors abgebildet.
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Lagerstellen Ventilnocken

Zyl. 1 zZy.2\_—~—7yl.3 zyl. 4

Aufnahme flir Einspritznocken
Riemenrad

Bild 5.3: Nockenwelle des Versuchsmotors (Quelle: [91])

Durch die Ventil- und PDE-Betétigung wirken Momente, die die Dynamik der Nockenwelle
mafgeblich beeinflussen. Beim Ottomotor dndert sich das Nockenwellenmoment nach An-
gaben von [119] zwischen -10 und +20 Nm wéhrend einer Nockenwellenumdrehung. In [13]
werden fiir einen Dieselmotor mit Pumpediise-Einspritzsystem hochfrequente Nockenwellen-
momente zwischen -200 und +60 Nm angegeben.

Aufgrund der Elastizitit des Zahnriemenmaterials kann der Riemen Langsschwingungen aus-
fithren. Auch Transversalschwingungen der Trume sind moglich, insbesondere bei grofien
Trumldngen und geringer Riemenspannung [12]. An der Kurbelwelle wirken deshalb nicht
die Nockenwellenmomente unmittelbar. Vielmehr wird das Ubertragungsverhalten durch das
Schwingungsverhalten des Steuertriebs bestimmt. Zu beriicksichtigen ist auch, dass der Steu-
ertrieb zusétzlich durch die Ungleichférmigkeit der Kurbelwellenbewegung zu Schwingungen
angeregt wird.

Zur Quantifizierung des an der Kurbelwelle wirksamen Steuertriebsmomentes werden im Fol-
genden die Nockenwellenmomente ermittelt und die Steuertriebsdynamik durch ein Modell
beschrieben.

5.1.1.1 Ventiltriebsmomente

Eine Spiralfeder hélt die Ventile eines Verbrennungsmotors im unbetétigten Zustand ge-
schlossen. Der Ventilnocken 6ffnet die Ventile gegen die Federkraft und verrichtet dabei die
mechanische Arbeit Wy . Die Anderung dieser Arbeit lisst sich in differentieller Form als
Funktion der Federkraft Fy, und der differentiellen Ventilhubénderung dzy ausdriicken:

dWV = del’v (5].)

Die Differentiation von Gleichung 5.1 nach dem Nockenwinkel pxy ergibt:

MV _ dWV :FV d{EV
denw denw
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Die Ventilkraft Fy setzte sich aus der Ventilfederkraft Fpeq., und der Massenkraft Fy,
zusamien:

FV - FFeder + FV7M (53)

Die Ventilfeder ist bei geschlossenem Ventil mit der Kraft Fpegero vorgespannt. Bei néhe-
rungsweise konstanter Federsteifigkeit cpeqer berechnet sich die Ventilfederkraft zu:

FFeder - FFeder,O + CrederTv (54)

Fiir die Berechnung der Massenkraft wird die gesamte bewegte Masse des Einzelventiltriebs
zu einer einzelnen, translatorisch bewegten Masse my zusammengefasst. Die Ventilmassen-
kraft berechnet sich damit nach:

. /- "2
Fou = myiy =my (268w + 20 9w)

mVx/‘,/Sb?VW (5.5)

Q

Mit den Gleichungen 5.2 bis 5.5 lésst sich das Ventilmoment aus der Nockenwellengeschwin-
digkeit @nw und den kinematisch gegebenen Verldufen der Nockenhubkurve xy, der bezo-
genen Nockengeschwindigkeit z{, und der bezogenen Nockenbeschleunigung x{, berechnen.
Bild 5.4 zeigt diese Nocken-Verldufe iiber dem Nockenwinkel.

20— ! ! ! ! ! ! ! ! ' ' '
Xy [mm]

15 _ ...... ..... /_\ ..... ...... ...... ...... ..... _ _XV’ [mm/rad]

-60 -50 -40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40 50 60 70
Nockenwinkel [°]

Bild 5.4: Nockenhub, bezogene Nockengeschwindigkeit und bezogene Nockenbeschleunigung

In Gleichung 5.5 wurde der Term der Nockenwellenbeschleunigung vernachléssigt. Er hat im
Vergleich zu z{,¢%y,, nur einen geringen Einfluss auf die Massenkraft. Die Ventilmomente sind
mit dieser Vereinfachung mit dem Nockenwinkel ¢y, den nockenformabhéngigen Verlaufen
von xy, xy, und zf, sowie der Nockenwellenwinkelgeschwindigkeit ¢yw berechenbar. Un-
ter Annahme einer torsionssteifen Nockenwelle ergibt sich das Summenventilmoment durch
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Uberlagerung aller Einzelmomente der Einlass- und Auslassventile. Abbildung 5.5 zeigt drei
Verlaufe fiir unterschiedliche Motordrehzahlen.

]5 T T T T T T T

—
)

W

S

Summen—Ventilmoment [Nm]

Nockenwinkel [°]

Bild 5.5: Summen-Ventilmomente bei verschiedenen Motordrehzahlen

Bei niedriger Motordrehzahl iiberlagern sich die Einzelmomente zu einem dreiecksformigen
Verlauf. Hochfrequente Anteile durch Massenkréfte wirken sich bei hohen Drehzahlen aus.
Die Amplitude der Ventilmomente wird durch die Massenkréfte jedoch wenig beeinflusst und
steigt kaum {iber £10 Nm.

Durch die analytisch gegebenen Zusammenhédnge konnen die Ventilmomentverldufe in Ab-
héngigkeit von @y und ¢y mit beliebiger Auflosung vorausberechnet und als Kennfeld
gespeichert werden. Werte zwischen den Stiitzstellen des Kennfeldes werden durch lineare
Interpolation ermittelt. Mit dieser Technik steht eine einfache und echtzeitfahige Moglichkeit
zur Berticksichtigung des Ventilmomentes zur Verfiigung. Fiir die nachfolgend in Abschnitt
5.1.1.3 beschriebene Simulation des Steuertriebs wird ein solches Ventilmoment-Kennfeld
verwendet.

5.1.1.2 Momente des Pumpediise-Einspritzsystems

Fiir jeden Zylinder befindet sich ein Pumpediise-Element (PDE) im Zylinderkopf des Motors,
das iiber einen Einspritznocken betétigt wird. Aufbau und Arbeitsweise eines Pumpediise-
Elementes lassen sich mit Bild 5.6 verdeutlichen.

Der Hub des Einspritznockens driickt iiber Rollenkipphebel und Druckbolzen den Pumpen-
kolben des Elementes gegen die Kraft der PDE-Druckfeder nach unten. Dadurch wird der
Kraftstoff im Hochdruckraum in den Niederdruck-Kraftstoffriicklauf verdréangt, so lange das
Magnetventil gedffnet ist. Zur Auslosung der Einspritzung schliefit das Motorsteuergeréit das
Magnetventil. Die Pumpenkolbenbewegung komprimiert nun den Kraftstoff im abgeschlos-
senen Hochdruckvolumen. Wenn der Druck grof§ genug ist um die Kraft der Diisenfeder
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Kipphebel \

Rolle — 4 __—Druckbolzen

f—\\ Druckfeder
Einspritznocken % }
/ Pumpenkolben
o
=
Hochdruckraum

Zylinderkopf —

Disennadel

Bild 5.6: Aufbau und Arbeitsweise eines Pumpediise-Elementes (Quelle: [10/])

zu iiberwinden, hebt sich die Diisennadel und die Einspritzung beginnt. Eine anschlieen-
de Offnung des Magnetventils fithrt zu einem Druckabfall im Hochdruckvolumen. Dadurch
iibersteigt die Diisenfederkraft die Kraftstoffdruckkraft. Die Diise wird mit der Diisennadel
verschlossen und die Einspritzung endet. Uber die Dauer des Druckaufbaus wird so beim
PDE-System die Einspritzmenge gesteuert.

Bei diesem Einspritzvorgang hingt der Verlauf der Kolbenkraft entscheidend davon ab, ob
eingespritzt wird und wann der Druckaufbau durch das Schlieen des Magnetventils ein-
geleitet wird. Die PDE-Kraftverldufe sind also nicht ausschlieflich durch die Nockentrieb-
Kinematik bestimmt, sondern héngen von den Variabilititen der Einspritzsteuerung ab.
Zur experimentellen Bestimmung der PDE-Momente wurde deshalb eine Kraftsensorik am
Druckbolzen eingesetzt, die in Bild 5.7 dargestellt ist.

Auf dem Druckbolzen, der auch als Knochen bezeichnet wird, werden Dehnungsmessstrei-
fen appliziert, mit denen die mechanische Druckspannung im Bolzen erfasst werden kann.
An diesem Bauteil werden die Krifte gemessen, die zwischen Kipphebel und Pumpenkol-
ben herrschen. In Bild 5.8 ist die daraus berechnete Kraft im Druckbolzen beim Ubergang
vom Schubbetrieb in den gefeuerten Betrieb iiber mehrere Nockenwellenumdrehungen dar-
gestellt.

Bis zu Umdrehung 742 wird das Magnetventil nicht geschlossen, weil im Schubbetrieb keine
Einspritzung von Kraftstoff stattfindet. Es wird kein Druck im Hochdruckraum aufgebaut.
Im Druckbolzen werden nur die Krifte gemessen, die zum Zusammendriicken der PDE-
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Bild 5.7: Knochenkraftsensor (Quelle: [10/]])
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Bild 5.8: Verlauf der Knochenkraft beim Ubergang vom Schub zum gefeuerten Betrieb bei
Leerlaufdrehzahl
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Druckfeder notwendig sind. Ab Umdrehung 743 beginnt das Motorsteuergerét die Einsprit-
zung. Deutlich sind die Kraftspitzen bis zu 1500 N zu erkennen, die durch den Aufbau von
Kraftstoffdruck im Hochdruckraum auch bei geringen Einspritzmengen verursacht werden.
Die Kraftstoffdriicke im Pumpediise-Element kénnen bei hohen Einspritzmengen bis zu 2200
bar betragen. Die Einspritzmenge hat also einen entscheidenden Einfluss auf die Verlaufe der
Knochenkriifte.

Aus den gemessenen Knochenkriften kann das PDE-Moment analog zum Vorgehen bei den
Ventilmomenten (Abschnitt 5.1.1.1) berechnet werden:

drppp
donw

Mppr = —FppE = —Fppptppr (5.6)
Bild 5.9 zeigt das nach Gleichung 5.6 berechnete Summenmoment aller vier Pumpediise-
Elemente fiir verschiedene Motordrehzahlen und Einspritzmengen iiber einer Nockenwellen-
Umdrehung. Bei niedrigen Drehzahlen ohne Kraftstoffeinspritzung (durchgezogene Linie) ist
das PDE-Moment sehr gering.

20 ! ! !

1000 min~", 0 mg/Hub
: : 4500 min™", 0 mg/Hub
~120 J ............................................ — 1000 min ', 30 mg/Hub
: : 4500 min~", 30 mg/Hub
~140 i i :
~180 -90 0 90 180
Nockenwinkel [°]

PDE-Summenmoment [Nm|
|
oy
S

_100_ .................. .......

e E—

Bild 5.9: PDE-Summenmoment bei Variation von Motordrehzahl und Einspritzmenge

Die Massenkrifte spielen bei hohen Drehzahlen eine Rolle. Sehr deutlich tritt der dominante
Einfluss der Einspritzmenge hervor, der fiir hohe Knochenkrifte verantwortlich ist (vergleiche
Bild 5.8). Bei hohen Drehzahlen und Einspritzmengen von 30 mg/Hub wirkt dann kurzzeitig
ein PDE-Moment von 130 Nm an der Nockenwelle.

5.1.1.3 Schwingungsmodell des Zahnriemen-Steuertriebs

Die verénderlichen Pumpediise- und Ventilmomente rufen an der Nockenwelle Drehschwin-
gungen hervor. In Bild 5.10 sind der Wechselanteil der Nockenwellendrehzahl sowie die an
der Nockenwelle wirkenden PDE- und Ventilmomente dargestellt.
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Bild 5.10: PDE-Moment, Ventilmoment und Nockenwellendrehzahl bei 1500 min™?
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Das impulsformige, negative PDE-Moment fiihrt zu einem massiven Drehzahleinbruch an
der Nockenwelle. Im Vergleich zwischen Ventil- und PDE-Moment hat das Moment der
Einspritzelemente die hohere Amplitude und fithrt zu einer hochfrequenten, kurzfristigen
Anregung der Nockenwelle. Der Verlauf des geringeren Ventilmomentes erstreckt sich dagegen
iiber einen weiteren Winkelbereich und ist damit niederfrequenter.

Neben diesen beiden Nockenwellen-Lastmomenten wirken noch die Trumkréfte des Zahnrie-
mens als Moment an der Nockenwelle. Der Zahnriemen wird {iber die Kurbelwelle angetrie-
ben, die selbst Drehschwingungen ausfiihrt. Somit ist auch beim Trum-Moment ein dynami-
scher Verlauf iiber dem Nockenwinkel zu erwarten. Durch die Elastizitéit des Riemens bilden
Nockenwelle, Steuertrieb und Kurbelwelle ein schwingungsfahiges System, dessen Dynamik
die Nockenwellendrehzahl und den Verlauf der Trum-Momente bestimmen. Einen Eindruck
von der Steuertriebsdynamik gibt das Campbelldiagramm der Differenzwinkelbeschleunigung
zwischen Kurbelwelle und Nockenwelle, das in Bild 5.11 dargestellt ist. Die deutlich erkenn-
bare hohe Eigenfrequenz bei ca. 1200 Hz entspricht der Nockenwellen-Eigenfrequenz. Bei
etwa 400 Hz findet sich eine Kurbelwellen-Eigenfrequenz, auf die in Kapitel 5.2.1 noch néaher
eingegangen wird. Im Bereich von 200 Hz deutet sich eine Eigenfrequenz des Steuertriebs
an, die aber aufgrund der Komplexitéit der wirkenden Nockenwellen-Lastmomente nicht klar
hervortritt.
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Bild 5.11: Campbelldiagramm der Differenz- Winkelbeschleunigung zwischen Nockenwelle
und Kurbelwelle

Zur Simulation der Steuertriebsdynamik finden sich in der Literatur Modelle mit unter-
schiedlichem Detaillierungsgrad: Bei [108] werden einzelne starre Drehmassen im Steuertrieb
betrachtet und die Trum-Abschnitte zwischen diesen Massen als Feder-Démpfer-Elemente
modelliert. Zusétzlich beriicksichtigte er die Kopplung von Transversalschwingungen der
Trume. Von [57] wird dieser Modellierungsansatz auf Steuerkettentriebe iibertragen. Ket-
tenspanner und die Elastizitét der Fiihrungsschienen werden ebenfalls modelliert. Bei [91]
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wird der gleiche Steuertrieb des Pumpediise-Vierzylindermotors untersucht, der auch fiir die
Untersuchungen in dieser Arbeit zur Verfiigung stand. Er betrachtet dabei detailliert die
Eigendynamik der Nockenwelle unter der Einwirkung der PDE-Kréfte. Bei allen in der Lite-
ratur beschriebenen Simulationsansétzen wird die Parametrierung der Modellparameter des
Zahnriemens (Steifigkeit, Ddmpfung) als besonderes Problem herausgestellt.

Fiir die Untersuchungen im Rahmen dieser Arbeit sollen die an der Kurbelwelle wirken-
den Trum-Momente quantifiziert werden, um den Einfluss auf eine drehzahlbasierte Bestim-
mung von Verbrennungsparametern abzuschétzen. Fiir diese Zwecke soll ein einfaches Modell
verwendet werden, das die wesentlichen Eigenschaften des Steuertriebs représentiert, aber
moglichst durch geringen Rechenaufwand echtzeitfihig fiir eine Anwendung im Motorsteu-
ergerdt bleibt. Deshalb wurde auf eine Beriicksichtigung der Nockenwelleneigenfrequenzen
und Transversalschwingungen verzichtet, weil diese fiir die Riickwirkung auf die Kurbelwelle
in der Regel eine untergeordnete Rolle spielen. Bild 5.12 illustriert zwei der untersuchten
Modellansétze [111].

PDE-Momente + Ventil-Momente

Nockenwelle
PDE-Momente + Ventil-Momente

Nockenwelle

Spanner
Wasserpumpe Feder-Dampfer Elemente
Feder-Dampfer Elemente
Kurbelwelle
Drehrichtung
Kurbelwelle +

Bild 5.12: Entwickelte Steuertriebsmodelle

Im links abgebildeten, komplexen Modell werden die einzelnen Drehmassen im Steuertrieb
als starr angenommen und durch ihr Massentrigheitsmoment beschrieben. Die Trume des
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umlaufenden Zahnriemens sind durch ein rheologisches Kelvin-Voigt-Modell modelliert. Die-
ses Riemenmodell beriicksichtigt Lingsschwingungen des Riemens, Transversal- und Quer-
schwingungen werden nicht betrachtet. Durch die Annahme starrer Drehmassen bleiben die
bei 1200 Hz zu erwartenden Eigenschwingungen der Nockenwelle (siehe Bild 5.11) unbe-
riicksichtigt. Schwingungen dieser hohen Frequenz liegen jedoch auflerhalb der relevanten
Motorordnungen im Drehzahlbetriebsbereich. An der Nockenwelle wirken zusétzlich zu den
Trumkréiften die Ventil- und PDE-Momente, die nach dem in Abschnitt 5.1.1.1 und 5.1.1.2
beschriebenen Verfahren berechnet werden.

Fiir jede Drehmasse ¢ des Modells ldsst sich eine Bilanzgleichung aller angreifenden Momente
aufstellen:

Jipi = riFrrumiivt — rifrrumii- (5.7)

Der Parameter r; entspricht dem Radius des betrachteten Rades. An der Nockenwelle lautet
die Bilanzgleichung aufgrund der hier wirkenden PDE- und Ventilmomente:

Inwenw = TNwErrum NwNw+1 — TNW Errum nwNw -1 + MppE + My (5.8)

Die Trumkrifte Fryymiit1 und Frpymii—1 der beiden an einer Drehmasse ¢ angreifenden
Trume wirken iiber den Radius r; des Riemenrades. Diese Trumkréfte ergeben sich fiir das
verwendete Kelvin-Voigt-Modell mit der Trum-Steifigkeit crpym und der Trum-Ddampfung
brrum nach den Gleichungen 5.9 und 5.10:

FTmm,i,zel = CTmm,zel(l’i - %71) + bTmm,zel(i’i - jjifl) (5-9)

Friumiiv1 = Crrumit1(Tiv1 — i) + brrumit1 (Tiv1 — ;) (5.10)

Die Variable x; beschreibt die Umfangsgeschwindigkeit der Drehmasse ¢. Die integrale Grofie
x; entspricht der Position des Trum-Kontaktpunktes am Umfang. Beide Gréflen stehen iiber
den Radradius r; mit der Winkelgeschwindigkeit ¢; und der Winkellage ¢; in Beziehung:

Die Gleichungen 5.7 bis 5.12 beschreiben gemeinsam eine Differentialgleichung fiir die Dy-
namik einer einzelnen Masse. Uber die GréBen ©i—1/Pi—1 baw. @1 /pir1 wird die Masse @
durch die Bewegung benachbarter Massen beeinflusst. Das Simulationsmodell des gesamten
Steuertriebes ergibt sich also als Differentialgleichungssystem, dessen Grad durch die Anzahl
der betrachteten diskreten Teilmassen bestimmt ist. Durch Auflésung von Gleichung 5.7 bzw.
5.8 nach der Winkelbeschleunigung ¢; und numerische Integration im Zeitbereich werden ¢;
und ¢; fiir alle Massen berechnet.
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5.1.1.4 Parameter des Steuertriebmodells

Das Massentragheitsmoment J; einer Drehmasse lédsst sich mit geringem Aufwand aus der
dreidimensionalen Massenverteilung berechnen. Ebenso sind die Radradien r; und die Trum-
langen zwischen den Riemenrddern konstruktiv vorgegeben.

Die Bestimmung der Riemenmodellparameter cr,y,, und bp.,,, gestaltet sich in der Pra-
xis dagegen schwierig, da es sich bei dem verwendeten Riemenmodell um ein Ersatzmodell
handelt, das die detaillierten physikalischen Vorgénge zwischen Riemen und Riemenrad nur
global beschreiben kann. Zur Verdeutlichung ist in Abbildung 5.13 der Aufbau des Zahnrie-
mens illustriert.

Synthese-Kautschuk-
Riemenrtcken

Glascord-Zugstrange

Polychloropren-Zahne

Polyamid-Gewebe

Bild 5.13: Aufbau des Zahnriemens (Quelle: Continental)

Der Zahnriemen besteht aus einem synthetischen Kautschuk-Riemenriicken, in den Glascord-
Fasern eingebettet sind. Als Zugstriange werden auch andere zugfeste Werkstoffe wie Aramid-
oder Carbonfasern verwendet [91]. Die Zihne bestehen aus elastischem Polychloropren, das
zum Schutz vor mechanischem Verschleifl der Zahnkontaktfliche mit Polyamidgewebe iiber-
zogen ist.

In eingehenden, bei [101] beschriebenen Untersuchungen wurde versucht, die Zahnriemen-
kennwerte fiir Steifigkeit und Dampfung experimentell zu bestimmen. [70] zeigte, dass die
den umlaufenden Riemen beschreibenden Parameter nicht nur von den Materialeigenschaf-
ten, sondern in hohem Mafle von den Betriebsbedingungen (z.B. der Vorspannkraft) abhan-
gen. [91] nannte die tangentiale Zahnsteifigkeit als wesentlichen Parameter, der die Steifigkeit
eines Trums bestimmt. [89] betrachteten sehr genau den Kontakt zwischen Riemenzahn und
Riemenscheibe und untersuchten den Einfluss von elastischem Riemenverhalten und der geo-
metrischen Zustdnde im Umschlingungsbogen. Bild 5.14 zeigt den Riemen-Scheibe-Kontakt
und die Effekte, die fiir eine detaillierte Beschreibung beriicksichtigt werden miissen.

Bei den experimentellen Untersuchungen an einem Zweischeiben-Steuertrieb wurde festge-
stellt, dass die effektive Zugsteifigkeit c¢p,.,,, des Riementrums von der Vorspannkraft und
der Drehschwingungsfrequenz abhéngen.

Ahnlich komplexe Zusammenhinge wurden fiir die Dampfungseffekte gefunden, die stark
von den ortlichen Vorgéngen im Riemen-Scheibe-Kontakt abhidngen. Dariiberhinaus ist die
Materialdampfung der verwendeten Gummimaterialien in hohem Mafle von der Temperatur
abhéngig, so dass auch fir by, keine allgemein giiltigen Werte angegeben werden kénnen.
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Seilwerk

Riemen-
zahngrund

Riemenzahn

Einlauf

Bild 5.14: Effekte beim Zahnriemen-Scheibe-Kontakt (nach [59])

5.1.1.5 Modellparameter-ldentifikation des Steuertriecbmodells

Die Diskussion der Schwierigkeit bei der Beschreibung der Riemenparameter zeigt, dass es
sich bei einem einfachen Kelvin-Voigt-Ansatz fiir die Modellierung des Riementrums um
ein Ersatzmodell handelt, das das Systemverhalten nur in einem einzelnen Betriebspunkt
ausreichend beschreiben kann. Aus diesem Grund werden die Steifigkeits- und Dampfungs-
Parameter anhand von Drehschwingungsmessungen am realen Steuertrieb identifiziert.

Grundlage des Identifikationsverfahrens ist die Momentenbilanz an der Nockenwelle. Bild

5.15 gibt einen Uberblick iiber den Ablauf des Verfahrens.
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Bild 5.15: Verfahren zur Identifikation der Steuertrieb-Parameter
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Zur Berechnung der Nockenwellen-Winkelgeschwindigkeit ¢ nw sim wird zundchst nach Glei-
chung 5.8 die Winkelbeschleunigung bestimmt. Dafiir miissen zum einen die angreifenden
Nockenwellen-Lastmomente bekannt sein. Der Ventilmomentverlauf My, ergibt sich aus dem
in Abschnitt 5.1.1.1 beschriebenen Kennfeld als eine Funktion von Nockenwinkel ¢nw mess
und mittlerer Nockenwellengeschwindigkeit ¢ NW,mess, die beide durch eine Drehschwingungs-
messung zur Verfiigung stehen. Das Pumpediise-Moment Mppg ergibt sich aus der ebenfalls
gemessenen Plungerkraft und den Zusammenhingen aus Abschnitt 5.1.1.2.

Zum anderen muss das auf die Nockenwelle wirkende Trummoment My, berechnet wer-
den, das sich aus dem Riemenradradius ryy und den Beziehungen 5.9 bis 5.12 ergibt. Fiir
die Trummoment-Bestimmung miissen als berechnete Zustandsgréfien die simulierte Winkel-
lage @ nw. sim und die Winkelgeschwindigkeit ¢ nw . sim aus der Momentenbilanz zuriickgefiihrt
werden. Die Winkellage @gw mess und die Winkelgeschwindigkeit @ mess der Kurbelwel-
le werden als gemessene Signalverldufe vorgegeben. So wird die Drehschwingungsanregung
durch die Kurbelwelle implizit bei der Trumkraftberechnung beriicksichtigt.

Die Trum-Parameter ¢y, und br,.,,, werden von einem Optimierungsalgorithmus vorge-
geben. Ziel des Optimierungsproblems ist eine Minimierung der Differenz A@gim mess von
simulierter und gemessener Winkelgeschwindigkeit der Nockenwelle. Der Optimierer variiert
iterativ die Trum-Parameter bis der quadratische Fehler des Verlaufs von A, mess minimal
ist. Mit dieser Optimierungsstrategie werden die Trum-Parameter fiir Signalverldufe identifi-
ziert, die eine Nockenwellenumdrehung lang sind. Die gefundenen Ergebnisse sind nur fiir den
jeweiligen Drehzahlbetriebspunkt giiltig, da sie das drehzahlabhéngige Schwingungsverhalten
des Ersatzmodells reprisentieren.

In Abbildung 5.16 ist das Trummoment My, yw an der Nockenwelle dargestellt, das sich
nach Optimierung der Trumparameter bei einer Motordrehzahl von 1500 min~! ergibt.
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Bild 5.16: Momente an der Nockenwelle bei 1500 min~'



5.1 Externe Momente an der Kurbelwelle 79

Zusitzlich ist die Summe aus PDE- und Ventilmoment dargestellt. Die Ergebnisse in Bild
5.16 zeigen, dass auch das Trummoment einen wesentlichen Einfluss auf die Dynamik der
Nockenwelle hat und in den Spitzen 30 Nm erreicht.

Bild 5.17 zeigt die Verhiltnisse fiir einen Motordrehzahl-Betriebspunkt von 3500 min~!. Hier
erreicht das Trummoment sogar Werte von 60 Nm.
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Bild 5.17: Momente an der Nockenwelle bei 3500 min~!

Das durch die Optimierung ermittelte Trummoment wirkt als Reaktionsmoment an der Kur-
belwelle. In dem vereinfachten Modell mit nur zwei Drehmassen, in Bild 5.12 links dargestellt,
kann das kurbelwellenseitige Trummoment direkt aus dem Nockenwellen-Trummoment be-
rechnet werden:

1

MTTum,KW = _QMTrum,NW (513)

Aufgrund des Ubersetzungsverhiltnisses zwischen Nockenwelle und Kurbelwelle ist das Kur-
belwellen-Trummoment My, xkw nur halb so groff wie das nockenwellenseitige Moment.

Mit dem vorgestellten Verfahren lisst sich das Kurbelwellen-Trummoment unter Beriick-
sichtigung der Dynamik des Zahnriemen-Steuertriebes ermitteln. Sind die Werte fiir Trum-
steifigkeit crpym und Trumdémpfung br,.,, durch die Optimierung in Abhéingigkeit vom
Drehzahlbetriebspunkt ermittelt, so kann das Trummoment direkt aus dem gemessenen Ver-
drehwinkel und der Differenzwinkelgeschwindigkeit zwischen Nockenwelle und Kurbelwelle
bestimmt werden (Gleichung 5.9 bis 5.12). Das Optimierungsverfahren und eine Messung
des Pumpediise-Momentes sind dann nicht mehr erforderlich. Lediglich die Nockenwellen-
drehzahl muss zur Berechnung der Verdrehung zur Kurbelwelle erfasst werden.
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5.1.2 Einfluss des Nebenaggregatetriebes

Beim Betrieb des Verbrennungsmotors als Fahrzeugantrieb miissen weitere Aggregate iiber
den so genannten Nebenaggregatetrieb mit Antriebsleistung versorgt werden. Wichtigstes
Nebenaggregat ist der auch traditionell als Lichtmaschine bezeichnete Generator. Er stellt
die elektrische Energie fiir das Motorsteuergerdat und andere elektrische Verbraucher zur Ver-
fiigung. Ein zur Kurbelwelle synchroner Lauf wie beim Steuertrieb ist bei den Nebenaggrega-
ten nicht notwendig. Deshalb werden Keilrippenriemen zur reibschliissigen Kraftiibertragung
eingesetzt.

Generator

Spannrolle

Kurbelwelle Klimakompressor
Aggregat Tragheitsmoment | Ubersetzung
[kgm?] zu Kurbelwelle
Generator 3,6e-3 2,52
Spannrolle 1,0 e-4 1,89
Kurbelwelle 1,43 e-1 1,00
Kompressor 2,044 e-3 1,26

Bild 5.18: Aufbau des Nebentriebs

Bild 5.18 erldautert den Aufbau des untersuchten Nebenaggregatetriebes. Die Kurbelwelle
treibt zusétzlich zum Generator den Kompressor der Klimaanlage an. Im Leertrum ist der
Riemen iiber eine Spannrolle gefiihrt, die auf die Riemenauflenseite driickt und so die notige
Vorspannung fiir eine reibschliissige Verbindung gewéhrleistet.

5.1.2.1 Klimakompressor

Ublicherweise kann der Kompressorantrieb durch eine Magnetkupplung unterbunden werden,
um die Klimaanlage bei nicht benétigter Kiihlleistung abzuschalten. Die Magnetkupplung
ist in die Kompressor-Riemenscheibe integriert. Im ausgekuppelten Zustand lauft die Rie-
menscheibe leer mit und hat lediglich die Funktion einer Umlenkrolle.

Altere Klimaanlagen regeln die Kiihlleistung durch periodisches Zu- und Abschalten des
Kompressors iiber die Magnetkupplung. Im untersuchten Nebenaggregatetrieb war ein mo-
derner Taumelscheibenverdichter verbaut, dessen Aufbau in Abbildung 5.19 dargestellt ist.
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Kolben Taumelscheibe

Bild 5.19: Aufbau des Taumelscheibenverdichters (aus [1])

Die Drehbewegung der Antriebswelle wird iiber eine verstellbare Taumelscheibe in eine
Hubbewegung der Verdichterkolben umgesetzt. Zur Regelung der Kiihlleistung wird der
Kiéltemittel-Volumenstrom durch Variation des Taumelscheiben-Anstellwinkels verstellt. Die
Verdichterleistung kann so kontinuierlich und stufenlos verédndert und unterschiedlichen Mo-
tordrehzahlen angepasst werden.

Wihrend des Verdichtungshubes wird Arbeit am Kéltemittel verrichtet, was zu einem pe-
riodischen Lastmoment an der Antriebswelle fithrt. Durch die gleichméfig phasenversetzte
Betéatigung von insgesamt sieben kreisférmig angeordneten Kolben wird die Ungleichformig-
keit des Kompressor-Lastmomentes jedoch sehr stark gemindert. Es kann also von einem
nahezu gleichférmigen Lastmoment ausgegangen werden.

Das Klimakompressor-Ubersetzungsverhiltnis zur Kurbelwelle bestimmt sich durch das re-
lative Verhiltnis der Riemenscheibendurchmesser. Mit einem Ubersetzungsverhiltnis von
Tklime = 1,26 lauft der Klimakompressor etwas schneller als die Kurbelwelle. Zur Bestim-
mung des an der Kurbelwelle wirkenden Verdichter-Massentriagheitsmomentes Jgiima, kw
muss das Ubersetzungsverhéltnis beriicksichtigt werden. Es berechnet sich allgemein zu
[90]:

JKtima. kW = kiima Kiima (5.14)

Mit den Werten aus der Tabelle in Bild 5.18 ergibt sich aus Gleichung 5.14 ein Wert von
JKiima,xw = 0,00325 kgm?. Vergleicht man diesen Wert mit dem Kurbelwellen-Massen-
tragheitsmoment, so bewirkt der Klimakompressor eine Erh6hung der Trégheit um weniger

als 2.3%.

5.1.2.2 Generator mit Freilauf

Der hohe Strombedarf moderner Kraftfahrzeuge hat die Leistung der elektrischen Gene-
ratoren in den vergangenen Jahren stetig nach oben getrieben. Oberklasse-Fahrzeuge mit
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Dieselmotoren verfiigen iiber Generatoren mit bis zu 180 A Ausgangsstrom. Die Generator-
drehzahl sollte zur Erreichung einer hohen elektrischen Leistung bei gutem Wirkungsgrad
moglichst hoch liegen. Aus diesem Grund ist das Generator-Ubersetzungsverhiltnis fiir den
Dieselmotor mit ige, = 2,52 recht hoch. Der Generator dreht mit dieser Ubersetzung bei
hoher Motordrehzahl mit mehr als 11.000 Umdrehungen pro Minute.

Das kurbelwellenbezogene Generator-Massentrigheitsmoment ergibt sich analog zu Glei-
chung 5.14 zu Jgen xw = 0,02286 kgm?. Damit erhoht der Generator das gesamte Massen-
triagheitsmoment um 16,0%. Bei der Bestimmung der Massenparameter fiir eine drehzahlba-
sierte Bestimmung des Verbrennungsmomentes darf der Generator also nicht vernachléssigt
werden.

Die Nebenaggregate werden durch die Drehungleichférmigkeit der treibenden Kurbelwelle
ebenfalls zu Drehschwingungen angeregt. Aufgrund der hohen Ubersetzung wird die Un-
gleichférmigkeit der Generatordrehzahl noch erhéht. Dies wiirde bei einer starren Rotormasse
zu hohen dynamischen Belastungen im Riemen und Gerduschen (so genanntes Riemenzwit-
schern) fiithren. Zur Minderung dieser Effekte befindet sich in der Antriebs-Riemenscheibe
moderner Generatoren ein Freilauf. Riemenscheibe und Rotor sind also nicht zu jedem Zeit-
punkt starr miteinander verbunden. Bild 5.20 zeigt eine Drehzahlmessung an Riemenscheibe
und Rotor, aufgetragen iiber dem Kurbelwinkel. Der Generatorstrom wahrend der Messung
betrug 50 A.
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Bild 5.20: Drehzahlen am Generator bei 50 A Generatorstrom

Im Verlauf der Riemenscheibendrehzahl ist deutlich die anregende Kurbelwellen-Drehun-
gleichformigkeit zweiter Ordnung zu erkennen. Bis zum Maximum der Riemenscheibendreh-
zahl wird der Rotor vom Freilauf mitgenommen - beide Drehzahlen sind gleich. Die Riemen-
scheibendrehzahl féllt nach dem Maximum sehr schnell ab. Jetzt 16st sich der Rotor iiber den
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Freilauf. Der Rotor wird gleichférmig verzogert, allerdings deutlich langsamer als die Rie-
menscheibe. Der Freilauf fasst, sobald beide Drehzahlen nach dem erneuten Drehzahlanstieg
der Riemenscheibe gleich sind. Jetzt wird der Rotor bis zum folgenden Drehzahlmaximum
erneut beschleunigt.
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Bild 5.21: Drehzahlen am Generator bei 120 A Generatorstrom

In Bild 5.21 ist eine Messung bei einem Generatorstrom von 120 A dargestellt. Es zeigt
sich hier ein dhnliches Bild. Allerdings ist der negative Gradient der Rotordrehzahl in der
Freilaufphase grofler, so dass die Riemenscheibe den Rotor zu einem fritheren Zeitpunkt
wieder einholt. Die Dauer der Freilaufphase ist somit kiirzer gegeniiber den Verhéltnissen
bei 50 A Generatorstrom.

Die Messungen in den Bildern 5.20 und 5.21 zeigen, dass das periodische Fassen und Losen
des Freilaufes durch die Drehungleichférmigkeit der Kurbelwellendrehzahl ausgelost wird.
Dabei ist zusétzlich ein deutlicher Einfluss des Generatorstroms ersichtlich, der insbesondere
den Rotordrehzahlverlauf stark beeinflusst.

5.1.2.3 Simulationsmodell fiir den Generator mit Freilauf

Die im vorangehenden Abschnitt erorterten Messergebnisse legen nahe, dass sich der Ge-
neratoreinfluss auf die Kurbelwelle bei Verwendung eines Freilaufes nicht mehr durch ein
starres Massentriagheitsmoment beschreiben lédsst. Zur Untersuchung der messtechnisch be-
obachteten Effekte wird hier ein Simulationsmodell entwickelt, mit dem der zeitliche Verlauf
des Momentes an der Riemenscheibe berechnet werden kann.

Bei laufendem Motor regelt der am Generator verbaute Laderegler die Batterie- und Bord-
netzspannung Up,y auf einen Wert von etwa 13,8 V. Zur Deckung des Energiebedarfs der
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elektrischen Verbraucher und ggf. zum Laden der Batterie liefert der Generator dabei den
Strom Ig.,. Die elektrische Leistung ergibt sich nach der bekannten Formel:

Pel - UBattIG’en (515)

Mit der Winkelgeschwindigkeit ¢,,; des Rotors berechnet sich mit Gleichung 5.15 das Last-
moment am Rotor zu:
Pel B UBattIG’en

MLast,gen - _90 t: T (516)

Das Lastmoment wirkt zu jedem Zeitpunkt am Rotor-Massentragheitsmoment .J,.;, wie es
im Modell des Generators mit einem idealen Freilauf in Bild 5.22 gezeigt wird.

Pas Freilauf Pror
JRS 1 Jmt l MLast,gen
M i
Riemenscheibe Rotor des
des Generators Generators

Bild 5.22: Modell des Generators mit Freilauf

Riemenscheibe und Rotor sind durch den Freilauf getrennt, wenn die Riemenscheiben-Win-
kelgeschwindigkeit kleiner ist als die Rotor-Winkelgeschwindigkeit: ¢ rs < @ror

In diesem Fall wirkt kein inneres Moment M; zwischen Riemenscheibe und Rotor. Die Winkel-
beschleunigung des Rotors lésst sich in der Freilaufphase nach Gleichung 5.17 berechnen:

M as en
—"Last,gen (5.17)

Sbrot
Jrot

Wenn der Freilauf fasst sind beide Winkelgeschwindigkeiten gleich: ¢org = ¢ror

Die Winkelbeschleunigung ¢,.; des Rotors entspricht in diesem Fall der Winkelbeschleuni-
gung Prg der Riemenscheibe. Das im Freilauf wirkende innere Moment M; lésst sich unter
diesen Verhaltnissen nach folgender Formel berechnen:

Mi = Jrot()bRS_MLast,gen (518)

Der Ubergang in die Freilaufphase erfolgt, wenn das nach Gleichung 5.18 berechnete innere
Moment negativ wird, da der ideale Freilauf definitionsgemé&fl nur positive Momente iiber-
tragen kann. Ab diesem Zeitpunkt wird die Bewegung des Rotors wieder iiber die Beziehung
in Gleichung 5.17 beschrieben.

Mit den in den Gleichungen 5.15 bis 5.18 dargelegten Bezichungen lassen sich die Verlaufe
des inneren Momentes M; und der Rotordrehzahl simulieren. So kann der Einfluss des Gene-
ratorstroms durch Variationsrechnungen untersucht werden. Als Eingangsgrofie werden die
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Winkelgeschwindigkeit ¢prg und die Winkelbeschleunigung ¢rs an der Riemenscheibe vorge-
geben. Fiir die Simulation wurde ein sinusféormiger Verlauf der Riemenscheibendrehzahl mit
einer Ungleichformigkeit vorgegeben, die dem gemessenen Verlauf in Bild 5.21 vergleichbar
ist.
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Bild 5.23: Simulierte Drehzahlen und Riemenscheibenmomente bei Variation des Generator-
stroms

Im oberen Diagramm von Bild 5.23 ist diese Riemenscheibendrehzahl und die simulierte
Rotordrehzahl fiir drei verschiedene Generatorstréme dargestellt. Die Drehzahlverldufe ent-
sprechen qualitativ den gemessenen Drehzahlen. Das untere Diagramm zeigt die zugehorigen
Verlidufe des simulierten inneren Momentes. Ein geringer Generatorstrom fiihrt zu einem sehr
gleichférmigen Verlauf der Rotordrehzahl. Der Rotor wird nur in einem kurzen Zeitbereich
nahe des Drehzahlmaximums von der Riemenscheibe mitgenommen, ist ansonsten im Frei-
lauf. Ein positives inneres Moment wirkt nur impulsférmig mit geringer Amplitude. Bei
hohem Generatorstrom steigt die Amplitude des inneren Momentes dagegen auf nahezu 60
Nm. Das durch den Strom hervorgerufene Lastmoment beeinflusst nicht nur sehr stark die
Amplitude, sondern auch die Phase des inneren Momentes.

Das negative innere Moment wirkt als Reaktionsmoment an der Riemenscheibe. Durch das
hohe Generator-Ubersetzungsverhiltnis ist das auf die Kurbelwelle bezogene Moment um
den Faktor ig., grofier:

Mixw = —tgenM; (5.19)
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Das bedeutet fiir den untersuchten Nebenaggregatetrieb, dass an der Kurbelwelle ein pe-
riodisches Generatormoment von bis zu 150 Nm anliegt. Der Generator bewirkt damit ein
bedeutendes externes Moment an der Kurbelwelle in der Grundordnung der erregenden Dreh-
ungleichformigkeit der Kurbelwelle. Dieses Moment stellte damit ein wesentliches Stérmo-
ment fiir die Momentenbilanzierung eines Verfahrens zur Verbrennungsparameter-Schéitzung
dar. Gleichung 5.16 verdeutlicht, dass die grofiten Werte des Generator-Lastmomentes bei
niedrigen Motordrehzahlen zu erwarten sind. Der Storeinfluss sinkt daher mit steigender

Drehzahl.

Fiir eine genauere Beschreibung des Generator-Einflusses miisste die Schwingungsdynamik
des Systems aus Massen und Riementrumen untersucht werden. Grundsatzlich konnen dabei
dhnliche Ansitze verfolgt werden, wie sie auch bei der Steuertriebsmodellierung in Kapitel
5.1.1.3 verwendet wurden. Interessante Arbeiten zur Modellierung und Simulation von Reib-
riementrieben finden sich bei [31, 41, 60, 129].

5.1.3 Einfluss des Zweimassen-Schwungrades

Abtriebsseitig befindet sich ein Schwungrad an der Kurbelwelle des Verbrennungsmotors.
Die Massentriagheit der Schwungmasse mindert die Ungleichférmigkeit der Motordrehzahl,
die infolge der wechselnden Gas- und Massenmomente entsteht (siehe auch Bild 3.5). Trotz
des Schwungrades verbleibt eine gewisse Drehungleichférmigkeit am Getriebeeingang, die
sich akustisch negativ bemerkbar macht und zu Getrieberasseln fithren kann. Insbesondere
bei niedertourig betriebenen Dieselmotoren mit ihrer hohen Drehungleichférmigkeit stellen
motorerregte Drehschwingungen ein Problem dar [19], weil die niedrigen Motordrehzahlen
den Resonanzbereich des Antriebsstranges stark anregen.

Fiir eine wirkungsvollere Isolation der Motordrehschwingungen vom Antriebsstrang werden
Zwei-Massen-Schwungrdder (ZMS) eingesetzt. Diese Schwungridder bestehen aus zwei ge-
trennten Massen, die durch Federn miteinander verbunden sind. Bild 5.24 illustriert den
Aufbau eines typischen ZMS.

Motorseitig befindet sich die ZMS-Primédrmasse, die auch den Zahnkranz trégt, mit dem
der Anlasser den Motor startet. Uber lange Bogenfedern und kurze Druckfederpakete ist
die Primédrmasse mit der getriebeseitig angeordneten Sekundédrmasse verbunden. Zur Ver-
schleiiminderung ist das ZMS mit Fett gefiillt. Die Reibung der im Fett liegenden Federn
an den Gehéduseteilen bewirkt eine geringe Dampfung. Bei grofien Verdrehwinkeldnderun-
gen tritt die schwimmend gelagerte, spielbehaftete Reibscheibe in Aktion. Sie bewirkt eine
zusitzliche Dampfung bei starken Anregungen, wie z.B. bei Lastwechseln.

Die Massenverhaltnisse und die Steifigkeiten der Federn werden so abgestimmt, dass die
Eigenfrequenz des Zweimassenschwungrades unterhalb der Leerlaufdrehzahl bei einer Mo-
tordrehzahl von etwa 300 min~' beim Motorstart durchlaufen wird [107]. Im normalen Be-
trieb befindet sich das ZMS daher immer im iiberkritischen Bereich. Dadurch wird eine gute
Schwingungs-Entkopplung zwischen Primér- und Sekundérmasse erreicht.



5.1 Externe Momente an der Kurbelwelle 87

Primarmasse

Bogenfeder

Druckfedern

Reibscheibe

Sekundarmasse

Anlasserzahnkranz

Bild 5.24: Aufbau eines Zweimassenschwungrades (aus [19])

5.1.3.1 Drehschwingungsmessungen am Zweimassenschwungrad

Mit Hilfe der in Kapitel 3.2 beschriebenen Drehschwingungsmesstechnik wurden die Primér-
massen-Drehzahl am Anlasserzahnkranz und die Sekundéardrehzahl iiber eine optische Strich-
scheibe erfasst. Die gemessenen Drehzahlverlaufe in Bild 5.25 zeigen die deutliche Minde-
rung der Drehungleichférmigkeit. Die Motordrehzahl schwankt um nahezu 250 min~!, die
Ungleichférmigkeit der Getriebedrehzahl liegt dagegen nur bei etwa 40 min~!. Erkennbar ist
auch das Nacheilen des Sekundérdrehzahlverlaufes gegeniiber der Motordrehzahl, wie es fiir
den iiberkritischen Bereich zu erwarten ist.

Die Drehschwingungsanregung fiithrt zu einem dynamischen Verdrehwinkel zwischen den
ZMS-Massen. In Abbildung 5.26 ist der gemessene Wechselanteil des ZMS-Verdrehwinkels
wihrend eines Motorhochlaufes bei Volllast dargestellt. Der Gleichanteil wurde dafiir durch
ein Hochpass-Ordnungsfilter mit einer Grenzordnung von 0,5 abgetrennt.

Die Hiillkurve in Bild 5.26 zeigt, dass vor allem bei niedrigen Motordrehzahlen mit einem
hohen Verdrehwinkel-Wechselanteil zu rechnen ist. Bei Leerlaufdrehzahl schwingt das ZMS
mit einer Amplitude von 4° um seine statische Mittellage. Im Diagramm in Bild 5.27 sind
zwei Verdrehwinkelverldufe bei niedriger und hoher Drehzahl im Detail iiber dem Kurbel-
winkel dargestellt. Gut zu erkennen ist, dass bei niedriger Drehzahl der Verdrehwinkel die
gleiche Ordnung wie die anregende zweite Motorordnung hat. Bei hoher Drehzahl ist der
Verdrehwinkel vernachléssigbar klein.

5.1.3.2 Riickwirkung des Zweimassenschwungrades auf die Kurbelwelle

Aufgrund des wechselnden Verdrehwinkels herrscht zwischen den ZMS-Massen ein dynami-
sches Moment, das auch auf die Kurbelwellendrehzahl wirkt und so fiir eine drehzahlbasierte
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Bild 5.25: Primdr- und Sekunddr-Drehzahlverlauf am Zweimassenschwungrad bei Leerlauf-
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Bild 5.26: Hiillkurve des ZMS-Verdrehwinkels wihrend eines Volllast-Hochlaufes
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Bild 5.27: Verlauf des ZMS-Verdrehwinkels bei hoher und niedriger Motordrehzahl

Verbrennungsmerkmalschitzung eine externe Storgrofie darstellt. Das dynamische Wechsel-
moment Myz,s kann bei bekanntem Verdrehwinkel A@z,ss iiber die ZMS-Federsteifigkeit
czms bestimmt werden:

Mzys = czmsD@zus (5.20)

In Abbildung 5.28 ist die Federkennlinie eines typischen ZMS dargestellt. Mit wachsendem
Verdrehwinkel steigt das Moment zunéchst mit geringer Steigung an. In diesem ersten Teil
der Kennlinie wird das Moment von den in Bild 5.24 gezeigten weichen Bogenfedern getragen.
Bei einem Verdrehwinkel grofier 60° kommen die hérteren Druckfedern des Innenddampfers
zum Eingriff. Der Innenddmpfer wirkt somit vor allem bei Lastwechseln mit starken Ver-
drehwinkeldnderungen und bei hohen zu iibertragenen Momenten.

Moment [Nm] nur Innendampfer

400 1 Gesamtes ZMS

20 50
Verdrehwinkel [°]

- 40

1-300

Bild 5.28: Federkennlinien des Zweimassenschwungrades (aus [7/])
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Im flachen Bereich der Federkennlinie hat die Federsteifigkeit czy;5 des verwendeten ZMS
einen Wert von ca. 3 Nm/°, der oberhalb eines Verdrehwinkels von 45° auf 12 Nm/° ansteigt.
Mit Gleichung 5.20 und den gemessenen Wechsel-Verdrehwinkeln A@zys aus den Bildern
5.26 bzw. 5.27 lidsst sich das ZMS-Moment abschéitzen. Die grofiten Verdrehwinkel treten bei
Leerlaufdrehzahl mit +£4° auf. Bei geringem mittleren Motormoment im Bereich der flachen
Kennlinie fithrt dies zu einer Wechselmoment-Amplitude von lediglich 12 Nm. Bei einem
Abtriebsmoment grofier 120 Nm im steileren Bereich der Federkennlinie My, s wire dagegen
bei maximalem Verdrehwinkel ein Wechselmoment M zms von £48 Nm zu erwarten.

5.1.3.3 Berechnung des Verdrehwinkels aus der Motordrehzahl

Mit dem ZMS-Verdrehwinkel und der Federcharakteristik kann das ZMS-Wechselmoment
berechnet werden, wie es im vorangehenden Abschnitt dargelegt wurde. Der Verdrehwinkel
lasst sich aus den Winkelgeschwindigkeiten von Primér- und Sekundérmasse allgemein nach
Gleichung 5.21 berechnen.

N L. (5.21)

Allerdings ist dazu eine Erfassung der sekundiren Winkelgeschwindigkeit o erforderlich,
die serienméfig nicht vorhanden ist. Lediglich die primére Winkelgeschwindigkeit ¢»; und die
Winkellage ¢ stehen dem Steuergerédt zu Verfiigung. Um auch ohne Sekundér-Messgrofie
eine Berechnung des ZMS-Wechselmomentes zu ermoglichen, wird in diesem Abschnitt eine
Ersatzgrofe fiir den dynamischen Verdrehwinkel Apz, s vorgestellt.

Aufgrund der prinzipbedingten Entkopplung ist die Drehungleichférmigkeit der Sekundér-
masse in allen Betriebspunkten deutlich geringer als die der Primédrmasse, wie Bild 5.25
verdeutlicht. Vernachléssigt man die verbleibende Drehungleichférmigkeit an der Sekundér-
masse und geht von einem gleichférmigen Verlauf der Winkelgeschwindigkeit aus, so ent-
spricht ¢y der mittleren Primér-Winkelgeschwindigkeit ¢;:

P2 R Q1 (5.22)

Setzt man Gleichung 5.22 in Gleichung 5.21 ein, so ergibt sich:
Apzus = /(Sbl — ¢r)dt

= /cﬁldt (5.23)

Das zeitliche Integral iiber den Wechselanteil ¢, der Primérdrehzahl wird auch als Schwing-
winkel bezeichnet. In Bild 5.29 ist der nach Gleichung 5.23 berechnete Schwingwinkel und
der gemessene Verdrehwinkel fiir den Leerlaufbetriebspunkt illustriert.

Der Vergleich der beiden Signale zeigt, dass der Schwingwinkel eine gute Ndherung des
realen Verdrehwinkels darstellt und als Ersatzsignal fiir den Verdrehwinkel verwendet werden
kann.
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Bild 5.29: Verlauf von ZMS-Verdrehwinkel und Primdrmassen-Schwingwinkel bei 780 min~*
5.1.4 Schlupfgeregelte Wandleriiberbriickungskupplung

Am Antrieb hydraulisch betétigter Stufenautomatik-Getriebe werden Drehmomentwandler
zur Dampfung der Motor-Drehungleichférmigkeit am Getriebe verbaut. Diese hydrodyna-
misch arbeitenden Wandler bewirken eine effektive Entkopplung von Antriebsstrang und
Motor. Eine motorseitige Pumpe treibt iiber einen mit Hydraulikol gefiillten Kreislauf die
getriebeseitig angeordnete Turbine an.

Der Wandler erlaubt eine Drehmomentiibertragung auch bei grofler Schlupfdrehzahl zwi-
schen Motor und Getriebeeingang. Anfahr- und Schaltvorgédnge werden dadurch angenehm
weich, weshalb die Stufenautomaten bei leistungsstarken Oberklassefahrzeugen sehr verbrei-
tet sind. Zur Leistungsiibertragung benétigt der Drehmomentwandler prinzipbedingt immer
eine Differenzdrehzahl. Der Wandlerschlupf verursacht Wandlerverluste, die insbesondere
in Betriebspunkten mit konstanter Geschwindigkeit unerwiinscht sind. Aus diesem Grund
wird bei modernen Stufenautomaten eine Wandler-Uberbriickungs-Kupplung verbaut, mit
der Pumpen- und Turbinenrad verbunden werden koénnen. In Bild 5.30 links ist der Aufbau
des Wandlers mit Uberbriickungskupplung skizziert. Die Betétigung der Wandlerkupplung
erfolgt {iber das elektronische Getriebe-Steuergerit, das auch die Gangwahl im Getriebe
steuert. Teil des Getriebemanagements ist eine Regelung des Wandlerschlupfes wéhrend der
Schaltvorgénge.

In der Praxis wird die Wandlerkupplung jedoch auch bei Konstantfahrt nicht ganz geschlos-
sen. Uber das Getriebemanagement wird immer eine geringe Schlupfdrehzahl von wenigen
Umdrehungen je Minute eingeregelt. Diese Betriebsart hat im Wesentlichen zwei Vorteile:
Der geringe Schlupf dient zum einen zur Dampfung der Drehungleichférmigkeit der Getrie-
bedrehzahl, die durch die schwankende Motordrehzahl angeregt wird. Andererseits erlaubt
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Bild 5.30: Wandler-Uberbriickungs-Kupplung: Aufbau und Modellierung

ein geringer Schlupf eine schnellere Offnung der Kupplung, da sich die Kupplung nicht in
der Uberanpressung befindet, sondern an der Schlupfgrenze.

5.1.4.1 Einfluss des Teilschlupfes auf die Kurbelwelle

Bei sehr geringen Schlupfdrehzahlen von weniger als 15 min~! wurden an einem Sechs-

zylinder-Dieselmotor deutliche Verdnderungen in der Winkelbeschleunigung der Kurbelwel-
le beobachtet, die durch die wirkenden Zylindergasmomente nicht erklért werden konnten.
Oberhalb von etwa 15 min~' Schlupf trat dieser Effekt nicht auf. Messtechnische Untersu-
chungen zeigten, dass diese Abweichungen nur in Betriebspunkten mit so genanntem 7Teil-
schlupf auftreten. Der Teilschlupf ist eine Erscheinung, die bei ungleichférmiger Drehung an
Kupplungen auftreten kann. In [79] wird der Teilschlupf anhand einer Simulation erlautert.

Im Bild 5.31 oben werden die Drehzahlverldufe an Pumpe (entspricht Motordrehzahl an
Kurbelwelle) und Turbine illustriert. Deutlich ist ein periodischer Wechsel zwischen Haften
und Gleiten zu erkennen. Schlupf herrscht nur teilweise wiahrend der Periode einer Drehun-
gleichformigkeit, was dem Teilschlupf seinen Namen gibt. Im unteren Teil des Bildes ist der
Verlauf des Drehmomentes in der Wandlerkupplung dargestellt. Wahrend der Schlupfphasen
ist das Kupplungsmoment konstant, bricht aber beim Ubergang zum Haften ein. Das mitt-
lere Kupplungsmoment ist daher niedriger als das iibertraghare Moment im Schlupf. Dieses
Verhalten des mittleren Momentes wird von [79] als sehr vorteilhaft fiir die Schlupfregelung
beurteilt, da der Teilschlupfbetrieb dadurch stabilisiert wird und gut regelbar ist. Der Ein-
bruch des Kupplungsmomentes in den Haftphasen bewirkt aber ein Wechselmoment im Takt
der Drehungleichformigkeit und stért damit eine isolierte Bestimmung des Gasmomentes aus
der Kurbelwellendrehzahl.
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Bild 5.31: Drehzahl- und Momentenverldufe bei Teilschlupf (aus [79])



94 5 Modellierung der Motormechanik

5.1.4.2 Simulationsmodell der Wandlerkupplung

Die Entstehung des Wechselanteils im Wandlerkupplungsmoment kann mit Hilfe des Modells
erklart und berechnet werden, das in Bild 5.30 rechts dargestellt ist. Die Massentrégheits-
momente von Motor und Wandlerpumpenrad sind zur Primédrmasse zusammengefasst, die
sich mit der Primér-Winkelgeschwindigkeit ¢, dreht. Getriebewellen und Turbinenrad sind
zur Sekundérmasse mit dem sekundéren Massentrédgheitsmoment J, zusammengefasst. Bei-
de Massen werden durch die Wandlerkupplung verbunden. Die Beldge der Wandlerkupplung
werden mit der effektiven Normalkraft Fiv i aufeinander gedriickt. Bei Kupplungsschlupf,
wenn die Kupplungsscheiben gegeneinander gleiten, entspricht das Wandlerkupplungsmo-
ment My i dem tbertragbaren Moment M,. der Kupplung. M,. berechnet sich mit dem
effektiven Reibwert py i zu:

Myx = My = pwrFnwk (5.24)

Reibwert gy und Kupplungs-Normalkraft Fiy wx werden durch Temperatureinfliisse und
die Regeldynamik der Schlupfregelung nur langsam verdndert, so dass M, wéihrend einer
Drehungleichformigkeitsperiode als konstant angenommen werden kann. Die sekunddre Win-
kelbeschleunigung ¢ berechnet sich aus der Momentenbilanz an J:

Mye — Mpqst _ ,UWKFN,WK — Mpqst
Jo Jo

P2 = (5.25)

Wenn die Kupplungsbeldge aneinander haften, herrscht kein Schlupf, und die Winkelge-
schwindigkeiten ¢; und ¢, sind gleich. Das von der Wandlerkupplung iibertragene Moment
entspricht nun dem inneren Moment M;, das sich nach Gleichung 5.26 bestimmt:

MWK - Mz - Jggbl + MLast (526)

In den Haftphasen folgt der My, k-Verlauf dem Verlauf der Primér-Winkelbeschleunigung
@1, ist also von der Motor-Drehungleichférmigkeit abhéngig.

Der Ubergang vom Haften ins Gleiten geschieht, wenn der Betrag des inneren Momentes das
iibertraghare Moment iiberschreitet:

|MZ| > Mue (527)

Mit Gleichung 5.24 und 5.26 ergibt sich daraus die folgende Beziehung;:

F — My
G > MWK L NWK Last (5.28)
Ja
Beim Ubergang vom Gleiten zum Haften miissen die Winkelgeschwindigkeiten gleich sein:
Y1 = 9. Zusétzlich darf der Betrag des inneren Momentes das iibertragbare Moment nicht
iberschreiten:

|Mz| < Mue (529)
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Analog zu Beziehung 5.28 folgt daraus:

pwrFnwr — Mpast
J

$1 < (5.30)

Der Verlauf der Sekundérwinkelgeschwindigkeit ¢, und die Ubergangspunkte zwischen Haf-
ten und Gleiten kénnen mit den Gleichung 5.25, 5.28 und 5.30 berechnet werden. In allen
drei Gleichungen erscheint das Gleitmoment:

Mgleit = MWKFN,WK—MLast- (5-31)

5.1.4.3 Verfahren zur Rekonstruktion von Kupplungsmoment und Turbinendrehzahl

Fiir eine direkte Berechnung des Kupplungsmomentes im Teilschlupf ware die Kenntnis der
Winkelgeschwindigkeiten notwendig. Der Verlauf von ¢; und ¢, miisste sehr genau mit
sehr hoher zeitlicher Auflésung gemessen werden, um einzelne Haft- und Schlupfphasen zu
unterscheiden und das jeweils wirkende Kupplungsmoment nach Gleichung 5.24 oder 5.26 zu
berechnen. Zusétzlich wire noch die Bestimmung von pw g, Fnwr und Mp.s notwendig.

Auler ¢, steht keine der genannten Groflen dem Motormanagement in der erforderlichen
Qualitét zur Verfiigung. Insbesondere die reibungsbestimmenden Groéflen puyyx und Finw i
sind sensorisch nur mit erheblichem Aufwand zu erfassen. Lediglich die iiber ein Zylinderseg-
ment gemittelte Sekundir-Winkelgeschwindigkeit (, wird vom Getriebesteuergerit erfasst
und ans Motormanagement iibermittelt. Durch die Motordrehzahlmessung im Motorsteuer-
gerét steht zusétzlich der Verlauf der Primér-Winkelgeschwindigkeit ¢y direkt zur Verfiigung.
Die Winkelbeschleunigung ¢; kann durch Differentiation ermittelt werden.

Mit diesen GréBen lassen sich durch ein modellbasiertes Optimierungsverfahren die Drehzahl-
und Momentenverldufe im Teilschlupf rekonstruieren. Bild 5.32 verdeutlicht das Verfahrens-
schema.

A(pmess Lo Mgleit o Modell der MWK,sim
- Optimierer " | Wandlerkupplung
A(Psim
(pl,mess Schlupf— P (p2,sim
Berechnung|

Bild 5.32: Verfahren zur Rekonstruktion des Teilschlupfes auf Basis des mittleren Schlupfes

Zunéichst wird aus der gemessenen, mittleren Sekundér-Winkelgeschwindigkeit ¢, ..., und
der ebenso gemittelten Priméar-Winkelgeschwindigkeit ELmess ein Messwert fiir den mittleren
Schlupf in einem Zylindersegment bestimmt:

AEmess = al,mess_EZ,mess (532)
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Mit Hilfe eines Simulationsmodells der Wandlerkupplung, das sich im Wesentlichen auf die
Gleichung 5.25, 5.28 und 5.30 stiitzt, wird ein simulierter Sekundér-Winkelgeschwindigkeits-
verlauf ¢g 4, berechnet. Aus diesem Simulationsergebnis und dem durch Messung bekannten
Verlauf von ¢4 ,,ess kann ebenfalls der mittlere Schlupf berechnet werden. In Abbildung 5.33
wird die Schlupfberechnung aus den beiden Verldufen verdeutlicht.

A

(F.) (pl,mess Mittlerer SChlUpf:

g
J. (qil,mess - (pZ,sim )dt

iy

A(stim =
Iy _tA

t Iy 4
Bild 5.33: Berechnung des mittleren Wandlerschlupfes

Der mittlere Schlupf aus der Simulation entspricht der Fléche zwischen den beiden Signalen
im Gleitbereich. Die Ubergangszeitpunkte zwischen Gleiten und Haften (¢4 und ¢5) werden
durch die Beziehung 5.28 und 5.30 bestimmt.

Mit Ag,, und A, ... stehen zwei Groflen zur Verfiigung, deren Abweichung durch einen
Optimierungsalgorithmus iterativ minimiert werden kann. Einzige Variationsgrofle des ab-
zugleichenden Wandlerkupplungsmodells ist das in Gleichung 5.31 eingefiihrte Gleitmoment
Mgieir. Eine isolierte Kenntnis von pw g, Fnw i und My e ist zur Berechnung des Teilschlup-
fes nicht notwendig, da diese Gréfien in allen Modellgleichungen durch M. ersetzt werden

konnen.

Bild 5.34 zeigt die gemessene Pumpenrad-Drehzahl sowie die rekonstruierten Verldufe von
Turbinendrehzahl und Kupplungsmoment, wie sie nach dem in Abbildung 5.32 illustrier-
ten Verfahren bestimmt wurden. Bei einem mittleren Schlupf von 13,0 min~! haften die
Kupplungsscheiben nur im Bereich der Drehzahlminima. Kurz nach einem Drehzahlmini-
mum geht die Kupplung in den Gleitzustand iiber. Die Turbine beschleunigt mit geringerer
Steigung als die Pumpe entsprechend Gleichung 5.25. Wahrend dieser Gleitphasen ist das
Kupplungsmoment konstant. Der Ubergang zur folgenden Haftphase erfolgt kurz vor dem
Drehzahlminimum der Pumpe. Bei diesem periodischen Zyklus wird das Turbinenrad nur
wenig beschleunigt, die Drehungleichférmigkeit der Turbinendrehzahl bleibt also gering.

Das im unteren Diagramm von Bild 5.34 gezeigte Kupplungsmoment weist wihrend der
Haftphasen kurze, impulsférmige Einbriiche in einem ansonsten konstanten Verlauf auf, der
vom Gleitphasenmoment nach Gleichung 5.24 dominiert wird.

Ein Teilschlupfbetriebspunkt mit einem mittleren Schlupf von nur 1,4 min~! ist in Bild 5.35
dargestellt. Das Losbrechen in den Gleitbereich erfolgt hier etwas spéter als in Bild 5.34. Die
Turbinendrehzahl steigt mit deutlich stdrkerem Gradienten. Die ndchste Haftphase beginnt
im Bereich des Pumpendrehzahl-Maximums, wodurch die Haftphase insgesamt deutlich aus-
gedehnter ist. Das zugehorige Kupplungsmoment zeigt den bekannten, konstanten Verlauf in
den Gleitphasen. Aufgrund der breiten Haftphasen ist der Momentenverlauf jedoch nicht von
kurzen Impulsen geprégt, sondern insgesamt niederfrequenter bei insgesamt hcherer Ampli-
tude als in Bild 5.34.
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Bild 5.34: Pumpenraddrehzahl und Rekonstruktion von Turbinendrehzahl und Kupplungsmo-
ment bei einem mittleren Schlupf von 13,0 min~!
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Bild 5.35: Pumpenraddrehzahl und Rekonstruktion von Turbinendrehzahl und Kupplungsmo-
ment bei einem mittleren Schlupf von 1,4 min~!
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5.1.4.4 Wandlerkupplung: Zusammenfassung und Ausblick

Die gezeigten Ergebnisse verdeutlichen die Entstehung eines wechselnden Teilschlupf-Kupp-
lungsmomentes in der dominierenden Ordnung der Motordrehzahl. In den betrachteten Be-
triebspunkten liegt der Wechselanteil bei bis zu 50 Nm. Im Vergleich zur Amplitude des
Gasmomentes (vergleiche Bild 3.5) stellt das Kupplungsmoment eine nicht zu vernachlés-
sigende StorgroBle an der Kurbelwelle dar. Gleichung 5.26 verdeutlicht, dass bei bekannten
Drehzahlverldaufen vor allem das sekundére, getriebeseitige Massentrédgheitsmoment J, die
Amplitude des Wechsel-Kupplungsmomentes bestimmt.

Beachtenswert ist, dass sich bei einer Schlupfinderung um nur wenige Umdrehungen pro
Minute der Verlauf des Kupplungsmomentes sehr stark d&ndert. Das Kupplungsmoment kann
aber mit dem vorgestellten Modell- und Optimierungs-Ansatz mit bereits heute serienméfig
vorhandenen Sensor-Informationen rekonstruiert werden. Es konnte auch gezeigt werden,
dass das einfache eindimensionale Optimierungsproblem auf einer Entwicklungs-Hardware
in Echtzeit gelost werden kann. Eine Integration des Verfahrens in heutige Steuergerite
diirfte damit moglich sein.

Die Bedeutung von Stufenautomatik-Getrieben wird in Zukunft sinken, da sie durch ver-
brauchsgiinstigere, automatisierte Getriebe mit Doppelkupplungen verdringt werden [59].
Diese modernen Getriebe verfiigen iiber ein konventionelles Schaltgetriebe mit zwei Ein-
gangswellen. Beim Gangwechsel wird mittels zweier Kupplungen zwischen den Wellen umge-
schaltet, wodurch ein komfortabler Schaltvorgang ohne Zugkraftunterbrechung moglich wird.
Messungen am Doppelkupplungsgetriebe haben gezeigt, dass die zugkraftfithrende, geschlos-
sene Kupplung immer mit einem geringen, geregelten Schlupf betrieben wird. Auch hier ist
also die Ausbildung eines Teilschlupfes moglich.

5.1.5 Zusammenfassung: Externe Momente

Die Ergebnisse aus den Abschnitten 5.1.1 bis 5.1.4 zeigen, dass von auflen angreifende Mo-
mente durchaus einen Einfluss auf das Drehschwingungsverhalten der Kurbelwelle haben
konnen. Die grofiten Momenten-Einfliisse rithren allerdings nicht vom Steuertrieb her, obwohl
die hohen, impulsférmigen Lastmomente der Pumpediise-Elemente einen starken Einfluss
vermuten lassen. Besonders problematisch fiir eine Bilanzierung der Kurbelwellenmomente
sind Effekte, die durch verénderliche GroBen (Generatorstrom, Wandlerkupplungs-Schlupf)
bestimmt werden. Diese Einflussgrofien miissen fiir eine Korrektur zusétzlich gemessen und
verarbeitet werden.

Die externen Kurbelwellenmomente einer geregelten Wandler-Uberbriickungskupplung und
eines Generators mit Freilauf entstehen aufgrund nichtlinearer mechanischer Reibungs- und
Schwingungsphénomene. Eine Berechnung dieser Vorgiange kann wegen der Nichtlinearitét
nur im Zeitbereich erfolgen. Die vorgestellten Algorithmen erlauben aber eine effiziente Be-
rechnung und erméglichen dadurch grundsétzlich eine Integration in die Motorsteuergeréte-
Software.
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5.2 Innere Momente der Kurbelwelle

Messungen der Motordrehzahl haben gezeigt, dass es bei hoheren Motordrehzahlen zu cha-
rakteristischen Abweichungen im Verlauf der Winkelbeschleunigung kommt, die bei niedrigen
Drehzahlen nicht zu beobachten sind. Bild 5.36 verdeutlicht den Effekt anhand von Mess-
werten, die bei 1000 min~! und 3000 min~! aufgezeichnet wurden.

1000

500

Wechsel-Summenmoment (Gas+Massen) [Nm.

=500
0 90 180 270 360 450 540 630 720
10000 T T T T T T T
A : : : 1000 min™" = = = 3000 min™"
I : : : : : A -
5000 . : . ; ; :

Winkelbeschleunigung [rad/sz]

0 90 180 270 360 450 540 630 720
Kurbelwinkel [° KW]

Bild 5.56: Kurbelwellen- Winkelbeschleunigung am Anlasserzahnkranz und Summe aus Gas-
und Massenmoment bei 1000 min~' und 3000 min~!

Im oberen Diagramm ist der Wechselanteil der drehschwingungserregenden Summe aus Gas-
und Massenmoment dargestellt. Die Gasmomente wurden mit Hilfe einer Zylinderdruckindi-
zierung aller Zylinder unter Verwendung von Gleichung 3.9 gewonnen. Das Summenmassen-
moment M), berechnete sich nach dem in Gleichung 3.18 hergeleiteten Zusammenhang.

Wiéhrend des Versuchs wurde in alle vier Zylinder des Motors die gleiche Kraftstoffmenge ein-
gespritzt. Da auch der Einspritzzeitpunkt gleich war, ergaben sich identische Zylinderdruck-
und Gasmomentverldufe aller Zylinder. Durch den Ziindabstand von 180° iiberlagern sich
die Einzelmomente zu einem gleichméfligen Summenmoment, das in jedem Zylindersegment
den gleichen Signalverlauf aufweist. Als Zylindersegment beim Vierzylindermotor wird im
Folgenden der Kurbelwinkelbereich des Expansionstaktes vom Oberen Totpunkt (OT) bis
zum Unteren Totpunkt (UT) definiert. Der Unterschied zwischen den beiden Momentenver-
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ldufen erklédrt sich durch den mit der Motordrehzahl steigenden Einfluss der Massenkréfte,
wie er in Kapitel 3.1.2 im Detail diskutiert wurde.

Fiir eine starre Drehmasse wire aufgrund des fiir jeden Zylinder gleichen Momentenverlaufes
ein ebenso gleichméfiger Verlauf der Kurbelwellen-Winkelbeschleunigung zu erwarten. Das
untere Diagramm von Abbildung 5.36 zeigt die am Anlasserzahnkranz gemessene Winkel-
beschleunigung. Fiir eine Motordrehzahl von 1000 min~! ergibt sich erwartungsgeméf ein
Verlauf, der in seiner Form dem anregenden Momentenverlauf entspricht. Auch hier ist der
Winkelbeschleunigungsverlauf in allen Zylindersegmenten gleich. Die Annahme einer starren
Kurbelwelle scheint in diesem Drehzahl-Betriebspunkt giiltig.

Bei 3000 min~! ergeben sich trotz der gleichméBigen Anregungsmomente deutliche Unter-
schiede im Winkelbeschleunigungsverlauf der einzelnen Zylindersegmente. Am stérksten wei-
chen die Signale von den Zylindern 1 und 2 ab. Diese Zylinder liegen am weitesten vom
Anlasserzahnkranz entfernt, an dem die Winkelbeschleunigung gemessen wurde.

Die beobachteten und hier iiber ein Arbeitsspiel dargestellten Verldufe setzen sich bei sta-
tiondrem Betrieb periodisch fort. Es handelt sich bei dem zylinderspezifischen Signalverlauf
also um ein systematisches Drehschwingungsverhalten und nicht um eine zuféllige Storung.
Die zylinderspezifischen Unterschiede sind auch nicht durch die verschiedenen externen Mo-
mente erkldrbar, die in Kapitel 5.1 untersucht und quantifiziert wurden. Alle externen Mo-
mente zeigten ebenfalls einen Verlauf, der sich iiber ein Arbeitsspiel betrachtet nicht zylin-
derspezifisch unterschied. Mit den ermittelten Amplituden der externen Momente kénnen
die extremen und hochfrequenten Abweichungen, die sich insbesondere im Zylindersegment
1 zeigen, keinesfalls erklart werden. Um die beobachteten Winkelbeschleunigungen bei 3000
min~—! hervorzurufen, wiren Momente von mehreren hundert Nm erforderlich. Das iiber ein
Arbeitsspiel periodische Signal deutet vielmehr auf ein Eigenschwingungsverhalten der Kur-
belwelle hin, das nur unter der Annahme einer elastischen, schwingungsfahigen Kurbelwelle
erklarbar ist. Eine Kurbelwellen-Modellierung als starre Drehmasse greift also zu kurz.

Fir das Ziel der Bestimmung von zylinderspezifischen Verbrennungsmerkmalen stellt das
gezeigte Verhalten der Kurbelwelle eine grofle Herausforderung dar. Ein geeignetes Schéitz-
verfahren muss deshalb zylinderspezifische Unterschiede beriicksichtigen, die sich durch das
Drehschwingungsverhalten der Kurbelwelle ergeben. Aus diesem Grund sollen in diesem
Kapitel zunéchst die inneren Vorgénge in der Kurbelwelle betrachtet und mit einem physi-
kalischen Modell beschrieben werden.

5.2.1 Struktur der Kurbelwelle

Zur Entwicklung eines mathematischen Modells wird zunéchst die mechanische Struktur der
Kurbelwelle betrachtet. Bild 5.37 zeigt die Kurbelwelle eines Vierzylinder-Reihenmotors.

Die dargestellte Kurbelwelle dreht sich in den fiinf Hauptlagern des Motorblocks. Die Kur-
beltriebsbewegung wird iiber eine Kropfung der Kurbelwelle realisiert. An jedem der vier
Pleuellager ist ein Pleuel mit dem zugehorigen Kolben befestigt, der sich im Motorblock
bei Drehung der Kurbelwelle auf und ab bewegt. Die Struktur der gesamten Kurbelwelle
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Pleuellager Kurbelwangen

Hauptlager Teilkropfung Gegengewicht

Bild 5.37: Kurbelwelle eines 4-Zylinder- Rethenmotors

setzt sich aus den einzelnen Kurbelkrépfungen mit zugehorigem Kurbeltrieb zusammen. Ei-
ne Kropfung umfasst dabei das Pleuellager mit Kurbelwangen bis zur Mitte der angrenzenden
Hauptlager.

Am abtriebsseitigen Ende ist die Primérmasse des Zweimassenschwungrades (siehe Kapitel
5.1.3) fest mit der Kurbelwelle verschraubt. Am freien Ende der Kurbelwelle befindet sich
ein Kurbelwellentilger, wie er im linken Teil von Bild 5.38 zu sehen ist.

M\

ey
lIN

Bild 5.58: Kurbelwellen-Tilger

Die Primérmasse des Tilgers wird durch die Nabe gebildet, die mit den innenliegenden Boh-
rungen an der Kurbelwelle angeschraubt wird. Uber die Aulenseite der Nabe lauft der Keil-
rippenriemen des Nebenaggregatetriebes (siehe Kapitel 5.1.2).

Die Nabe umfasst topfformig die Sekundédrmasse (mit Laserstrichscheibe beklebt), die sich im
Inneren des Tilgers befindet. Primér- und Sekundiarmasse sind durch eine elastische Gummi-
schicht miteinander verbunden. Die Gummischicht ist deutlicher im aufgeschnittenen Tilger
im rechten Teil von Bild 5.38 zu erkennen. Diese Tilgerbauform wird an dem V6-Dieselmotor
verwendet, mit dem die Untersuchungen zur Wandleriiberbriickungskupplung (siehe Kapitel
5.1.4) durchgefiihrt wurden. Beim V6-Tilger sind drei Drehmassen tiber zwei unterschiedlich
dicke Gummischichten miteinander verbunden. Der Keilrippenriemen des Nebenaggregate-
triebes wird hier nicht iiber die Primédrmasse, sondern iiber die duflerste, gummigelagerte
Masse angetrieben.
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Gummimaterialien haben federnde und démpfende Eigenschaften. Die elastisch angebunde-
nen zusétzlichen Tilgermassen bilden mit der Kurbelwelle ein schwingungsfihiges System.
Aufgabe des Tilgers ist es, die Amplituden von Torsions-Eigenschwingungen der Kurbelwelle
zu begrenzen, um durch die verringerten mechanischen Belastungen die Dauerbruchfestigkeit
zu erhohen. Die Massen und die Gummischicht werden bei der Tilger-Auslegung so abge-
stimmt, dass die dominante Kurbelwellen-Eigenfrequenz in zwei Eigenfrequenzen geringerer
Resonanzamplitude aufgespaltet wird [55].

Die Entstehung von Torsions-Eigenschwingungen lisst sich durch die Annahme einer elasti-
schen Kurbelwelle deuten, in der die Massen der Kurbelwelle gegeneinander Drehschwingun-
gen ausfithren. Die gummigelagerte Tilgermasse wird dabei ein Teil des Schwingungssystems.
Die Kurbelwelle fiihrt neben diesen Drehschwingungen aufgrund der Gas- und Massenkriéifte
noch Biegeschwingungen in den elastischen Hauptlagerschalen aus. Die reale Bewegung der
Kurbelwelle besteht daher aus eine komplexen Uberlagerung und Kopplung von Dreh- und
Biegeschwingungen.

5.2.2 Mathematisches Simulationsmodell der Kurbelwelle

Zur genauen Berechnung der Schwingungsdynamik von Kurbelwellen werden heutzutage Si-
mulationen mit dreidimensionalen, rdumlich hoch auflosenden Modellen durchgefiihrt [100,
109]. Mit diesem Ansatz ldsst sich die Gestaltung der Kurbelwelle gezielt optimieren, weil die
Orte der héchsten mechanischen Spannungen detailliert sichtbar werden. Der Rechenaufwand
solcher Simulationen ist allerdings recht grof. In der Konzeptphase der Kurbelwellenentwick-
lung und zur Berechnung der Schwingungsfestigkeit werden dagegen meist eindimensionale,
diskrete Modelle verwendet, die als Ersatzmodelle gewisse Vereinfachungen gegeniiber den
rdumlichen Modellen erlauben.

Zielsetzung der Kurbelwellen-Modellierung in dieser Arbeit ist eine einfache und nach Mo6g-
lichkeit lineare Beschreibung des Schwingungsverhaltens. Ein lineares Modell wiirde eine
besonders effiziente Signalverarbeitung in einem Schétzalgorithmus erlauben, weil die Sys-
temdynamik als Ubertragungsfunktion darstellbar wire und sich als lineares Filter imple-
mentieren liefe. Aus diesem Grund wurde ein eindimensionaler Modellierungsansatz gewéhlt,
wie er auch fiir die Drehschwingungsfestigkeitsrechnung verwendet wird. Bild 5.39 illustriert
den Aufbau des verwendeten Modells.

Die Kurbelwelle wird als Schwingerkette mit einzelnen, diskreten Drehmassen betrachtet. Ei-
ne Kurbelwellenbiegung wird nicht beriicksichtigt. Die Drehmassen sind mit linearen Drehfe-
der- und Dampferelementen miteinander gekoppelt. Die Modellmassen J;(¢) der Kurbelwelle
entsprechen dabei den Teilmassen der einzelnen Krépfungen in Bild 5.37. Sie beinhalten auch
das Tragheitsmoment von Kolben und Pleuel, wodurch sich das Kropfungstréagheitsmoment
mit dem Kurbelwinkel ¢ verdndert (siehe detaillierte Herleitung in Kapitel 3.1.2, Bild 3.7).

Die Verbindung von Kurbelkropfung 4 zur Primédrmasse des Zweimassenschwungrades wird
ebenfalls iiber eine Drehfedersteifigkeit c4 zprs bzw. eine Dampfung by zars beriicksichtigt.
Die Gummikopplung der Tilger-Sekundidrmasse Jr beschreibt ein weiteres Feder-Dampfer-
element (cr, br). Zur Vereinfachung des Modells wurde die vergleichsweise geringe Tilger-
Primérmasse mit der Drehmasse von Kropfung 1 zusammengefasst. Analog kénnen weitere
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Bild 5.39: Schwingerketten-Modell der Kurbelwelle mit Tilger

Massen zusammengefasst werden, um den Detaillierungsgrad des Modells zu reduzieren,
sofern eine hinreichend starre Verbindung zwischen den betreffenden Massen vorausgesetzt
werden kann. Im Folgenden wurde als weitere Vereinfachung die Krépfung 4 gemeinsam mit
der ZMS-Primédrmasse modelliert.

Als anregende Momente wirken an jeder Kropfungs-Teilmasse die Gasmomente M, ¢ und die
Massenmomente M; ps. An den Enden der Kurbelwelle wirken zusétzlich die in Kapitel 5.1
diskutierten externen Momente. Die ZMS-Riickwirkung wird {iber das Moment My,,;s nach
Gleichung 5.20 berticksichtigt. Das Trummoment M., aus dem Steuertrieb (sowie ein ggf.
verfiighares Trummoment des Nebenaggregatetriebes) werden nach dem in Abschnitt 5.1.1
gezeigten Verfahren ermittelt. Das Schwingungskettenmodell bietet die Moglichkeit, den An-
griffspunkt der einzelnen Momente physikalisch richtig anzusetzen, wie es dem mechanischen
Aufbau des Motors entspricht. Frei schwingende Massen wie die Tilgermasse werden nur
durch die Kopplung zu benachbarten Massen erregt.

5.2.2.1 Nichtlineare Bewegungsgleichung der Einzelkropfung

Zur mathematischen Beschreibung des Schwingerketten-Modells muss zunéchst die Bewe-
gungsgleichung jeder diskreten Teilmasse aufgestellt werden. Bild 5.40 verdeutlicht die rele-
vanten Groflen zur Beschreibung der Dynamik einer einzelnen Kropfung.

Eine Einzelkropfung J;(¢) innerhalb der Kurbelwelle ist mit benachbarten Kropfungen tiber
die Drehfedersteifigkeiten ¢; ;11 und ¢;_;; bzw. die Drehddampfungen b; ;11 und b;_;; verbun-
den. Bei einer Verdrehung zweier Kropfungen ¢ und i+ 1 gegeneinander wirkt zwischen ihnen
ein dem Verdrehwinkel proportionales Moment M, ; ;1:

Meiivi = Ciip1(@iv1 — ©i) (5.33)

Das Dampfungsmoment M, ; ;+1 berechnet sich analog aus den Relativ-Winkelgeschwindigkeiten
Zu:

Myiivi = biiv1(Qiv1 — i) (5.34)
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Ji(q)i)

Bild 5.40: Modell einer Einzelkropfung

Mit den allgemeinen Beziehung aus den Gleichungen 5.33 und 5.34 lautet die Momentenbilanz
aller Momente an einer geméfl Bild 5.40 beschriebenen Einzelkropfung:

Ji(pi) i = Ciit1(@ir1 — @) + biiv1(Piv1 — @i)
— cim1i(pi — wim1) — bim1i(@i — Piz1)
+ M, (5.35)

Gleichung 5.35 kann explizit nach der Winkelbeschleunigung ¢, aufgeltst und in vektorieller
Form dargestellt werden:

N [ Pi-1 1
. Ci—1,i _ Gi—1,iTCi,i41 Ciyit1 .
Yi = [ Ji(pi) Ji(pi) Ji(pi) } Pi
L Pit1 ]
+ [ bi—1i bic1itbiigr bigia ] ?Z:_l
7o) T Jiled) Vi
~ ~ ~ | Pit1 |
Parametervektor
M;
L (5.36)
Ji(pi)

5.2.2.2 Linearisierung des Kurbelwellenmodells

Betrachtet man die Bewegungsgleichung 5.36 der Einzelkropfung, so fallt auf, dass alle Ko-
effizienten der Parametervektoren den Faktor 1/.J;(¢;) enthalten. Die dadurch vorhandene
Veranderlichkeit der Koeffizienten mit dem Kurbelwinkel ¢;, der selbst eine Zustandsgrofie
des Systems darstellt, kennzeichnet die Nichtlinearitdt der Bewegungsgleichung.

Zur Berechnung der Dynamik der gesamten in Bild 5.39 dargestellten Schwingerkette miis-
sen die Bewegungsgleichungen aller Kropfungen simultan gelost und dabei die Kopplungen
zwischen den Einzelkrépfungen beriicksichtigt werden. Fiir das Gesamtsystem fiihrt dies auf
ein nichtlineares Differentialgleichungssystem, das nur durch numerische Integration gelost
werden kann.
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Um leistungsfahige Methoden der Signalverarbeitung nutzen zu kénnen, ist eine Linearisie-
rung des Gleichungssystems notwendig. Das Systemverhalten kann dann z.B. durch Uber-
tragungsfunktionen beschrieben werden, die fiir eine effiziente Berechnung als digitales Filter
implementiert werden konnen.

Die Berechnung der Dynamik der Kurbelwellen-Schwingerkette ist ein elementares Problem
der Festigkeitsberechnung von Kurbelwellen. Von [19] wurde bereits 1939 die Linearisie-
rung des Schwingungsproblems und die Giiltigkeit der dadurch gefundenen Ergebnisse un-
tersucht.

Von [54, 55] wird eine Linearisierung angegeben, die eine weite Verbreitung erfahren hat und
in Softwarepaketen zur Drehschwingungsberechnung allgemein verwendet wird. Als Ersatz-
massentrigheitsmoment einer Kurbelkropfung wird der gemittelte J;(;)-Verlauf tiber eine
Kurbelwellenumdrehung verwendet. Wie im oberen Diagramm von Bild 3.7 gezeigt wurde,
schwankt beim untersuchten Motor das Massentrigheitsmoment einer Kropfung um etwa
+12% um seinen Mittelwert. Diese periodische Schwankung wird durch den Linearisierungs-
ansatz vernachléssigt.

5.2.2.3 Lineares Zustandsmodell der Kurbelwelle

Durch die Linearisierung des Systems ist eine Zustandsdarstellung des Schwingungssystems
in der allgemeinen Form

i = Az+Bu (5.37)

moglich. Die Zustandsénderung & des Systems ergibt sich aus dem Zustandsvektor x und
der Systemmatrix A. Anregende Momente sind im Eingangsvektor u zusammengefasst und
werden iiber die Eingangsmatrix B auf die Zustandsdnderung abgebildet.

Als Zustandsgrofien des Gesamtsystems werden die Winkelgeschwindigkeiten ¢ und die Win-
kellagen ¢ aller Teilmassen im Zustandsvektor z zusammengefasst:
L T
r = [ Y1 P2 Y3 Y4 P L1 P2 Y3 Ps P ] (5.38)
Die allgemeine Zustandsform aus Gleichung 5.37 nimmt damit die Form
el _ |4 A |
HE VI HE =

an. Die Teilmatrix A, beinhaltet die Dampfungskoeffizienten, in A, sind die Steifigkeitskoef-
fizienten zusammengefasst. I bezeichnet die (5 x 5)-Einheitsmatrix, unter 0 ist eine (5 x 5)-
Nullmatrix zu verstehen.
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Fiir A, ergibt sich aus Gleichung 5.36 fiir das vorliegende 5-Massen-System:

_ N -
c2  _cstas  cs 0 0
T T T2
_ cos csiteas  caa
A= | 0w el om (5.40)
s _Ga
CO 0 3 5 OC
er _r
L Jr 0 0 0 Jr
Fiir A, ergibt sich analog:
[ biatb b T
I
bz _besthie b2 0 0
’2 b by stb b
4, = 0 e < <R (5.41)
b b
0 0 - —== 0
by N ‘ by
| 0 0 0 =7 ]

Die Eingangsmatrix B bildet die Momente M; als Eingangsgréfien auf den Zustandsvektor ab.
In der Einzelkropfung-Bewegungsgleichung 5.36 werden die anregenden Momente durch das
Massentragheitsmoment dividiert. Die dadurch verursachte Nichtlinearitdat wirkt also nicht
nur auf die Koeffizienten in A, sondern auch auf die Eingangsgrofien in u. Die Nichtlinearitét
des reziproken Massentrigheitsmomentes wird im Folgenden als Funktion

Rile) = Ji(¢)
— R+ Ri(y) (5.42)

ausgedriickt. R;(p) lasst sich aus dem bekannten Massentragheitsmomentverlauf berechnen
und in einen konstanten Gleichanteil R; und einen mit dem Kurbelwinkel verinderlichen
Verlauf R;(¢) zerlegen. Die Einzelkropfungs-Anregung M;/J;(p) aus Gleichung 5.36 lisst
sich mit Gleichung 5.42 folgendermafien ausdriicken:

M;

7@ Ri(¢)M;

~ R, (1 + R}é@) M, (5.43)

()

In der Darstellung nach Gleichung 5.43 zerféllt die Anregung in einen konstanten Faktor
R;, der mit dem Verlauf (14 R;()/R;)M; multipliziert wird. Die Nichtlinearitéit bewirkt in
dieser Darstellung ein zusiitzliches Anregungsmoment M; R;(¢)/R;, das iiber den Gleichanteil
R; auf den Zustandsvektor z wirkt.

Der Quotient R;(¢)/R; ist als Verlauf iiber dem Kurbelwinkel in Bild 5.41 fiir alle Krépfungen
des verwendeten Motors dargestellt. An den Krépfungen 2 und 3 ergeben sich aufgrund der
Variation des Massentragheitsmomentes zusétzliche Momentenanteile, die bis zu +13% des
Momentes M; ausmachen. An Kropfung 1 ist der Quotient geringer, da hier die Primarmasse
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Bild 5.41: Verlauf von R;(p)/R; an allen Krépfungen

des Tilgers den Gleichanteil von J; erhoht. Durch die Zusammenfassung von Krépfung 4 mit
der Primédrmasse des Zweimassenschwungrades sind die Auswirkungen an dieser Kropfung
durch den sich daraus ergebenden hohen Gleichanteil deutlich geringer als bei den anderen
Kropfungen.

Die linearisierte Eingangsmatrix B fiir das Kurbelwellen-Modell ergibt sich aus der Darstel-
lung in Gleichung 5.43 nach:

Ry 0 0 0 0
0O R, 0 0 O
0 0 Ry 0 O
0 0 0 Ry O
0 0 0 0 0
8 = 0 0 0 0 0 (544)
0O 0 0 0 0
0O 0 0 0 0
0O 0 0 0 0
. 0 0 0 0 0]
Alle anregenden Momente werden im Eingangsvektor
_ Fato) -
1 + R—ip Ml
Ra()
1+ %—f My
= Rs(p) 5.45
u 1+ 2 ) My (5.45)
Ra(p)
1 + R—f M4
0
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zusammengefasst. Durch Gleichung 5.45 kann die Verdnderlichkeit des Massentriagheitsmo-
mentes zumindest bei den anregenden Momenten beriicksichtigt werden. Gegeniiber der Li-
nearisierung von [54, 55] stellt dies eine genauere Berticksichtigung der Eingangsgrofien dar.

5.2.2.4 AusgangsgroBBen des Zustandsmodells

Aus dem Eingangs- und dem Zustandsvektor berechnet sich der Ausgangsvektor y mit der
Ausgangsmatrix C und der Durchgriffsmatrix D allgemein nach der Formel:

y = Cz+Du (5.46)

Fiir die Anwendung des Zustandsmodells in einem Schétz- oder Simulationsalgorithmus sind
solche Ausgangsgréfien interessant, die physikalisch messbaren Grofien entsprechen und da-
mit fiir eine Modellvalidierung, eine Parameter-Identifikation oder eine Beurteilung der me-
chanischen Belastungen direkt zur Verfiigung stehen. In dem gewéhlten Modell sind diese
interessierenden Gréfien die Winkelgeschwindigkeiten ¢ und die Winkellagen ¢ aller Teilmas-
sen des Systems. Diese Groflien konnen direkt aus dem Zustandsvektor entnommen werden.
Dariiberhinaus sind die Winkelbeschleunigungen ¢ von Interesse. Fiir eine umfassende und
flexible Anwendung des Modells wurde der Ausgangsvektor y folgendermafien zusammenge-
stellt:

y = [&1 G2 B3 G1 Br p1 P2 93 Y1 ST 91 @2 @3 @a or | (5.A7)
Fiir diesen Ausgangsvektor muss der Zustandsvektor z mit der Ausgangsmatrix
0 (5.48)
1

auf y abgebildet werden. Fiir die Durchgriffsmatrix ergibt sich:

D = (5.49)

oo |3

Mit den Gleichungen 5.37 bis 5.49 wurde ein lineares Zustandsmodell der Kurbelwelle her-
geleitet. Durch die Anregung durch Momente und die Ausgabe von Bewegungsgrofien an un-
terschiedlichen Kropfungen entspricht das Zustandsmodell einem Multiple-Input-Multiple-
Output-System (MIMO).

Ein Vorteil der Zustandsdarstellung ist, dass sie einen detaillierten Einblick in den Systemzu-
stand ermoglicht, weil alle physikalischen Teilmassen-Zusténde zu jedem Zeitpunkt berechnet
werden konnen. Dadurch kénnen auch Differenzgréfien wie z.B die Differenzwinkelgeschwin-
digkeit zwischen zwei Kropfungen berechnet werden, die eine wichtige Beurteilungsgrofie fiir
die mechanische Bauteilbelastung darstellt und ein deutliches Kennzeichen einer Resonanz
ist, wie sie mit den Bildern 3.16 und 3.17 messtechnisch bestimmt wurde.
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Eine Modell-Detaillierung durch Berticksichtigung von weiteren Teilmassen und eine Auf-
schaltung von Nebenmomenten ist in der Zustandsdarstellung sehr einfach moglich. Fiir jede
zusitzliche Masse wird analog zum oben beschriebenen Vorgehen eine zusétzliche Zeile bzw.
Spalte zu den Vektoren und Matrizen hinzugefiigt.

Die Linearisierung des Kurbelwellenmodells bringt einige wesentliche Vorteile bei der Anwen-
dung des Modells mit sich: Durch das lineare Ubertragungsverhalten ist eine Filterung der
Eingangssignale moglich, ohne das es zur Verzerrung der Systemantwort infolge von Nicht-
linearitdten kommt. Dies ist in der Praxis bedeutsam, weil so die Eingangssignale bandbe-
grenzt werden konnen, um z.B. hochfrequente Stérungen auszublenden. Prinzipiell kénnen
die Eingangsgrofien auch auf nur eine spektrale Komponenten bzw. Ordnung beschréankt
werden.

5.2.3 Ubertragungsfunktionen des Kurbelwellenmodells

Alternativ zur Zustands-Darstellung kann das Kurbelwellenmodell durch Ubertragungsfunk-
tionen beschrieben werden. Die Ubertragungsfunktion F(s) eines linearen Systems ist eine
gebrochen rationale Funktion eines Zahlerpolynoms Z(s) und eines Nennerpolynoms N(s)
in der Form

Z(s)

F) = Y

(5.50)

wobei s = jw der komplexen Frequenzvariable entspricht. Da das Kurbelwellenmodell ein
Mehrgrofensystem ist, ergibt sich fiir jede Kombination aus Eingangsgrofie ¢ und Ausgangs-
grofe j eine spezifische Ubertragungsfunktion F; ;(s). Mit der Kenntnis der Ubertragungs-
funktionen kann beispielsweise die Winkelbeschleunigungs-Systemantwort ¢;; an einer Krép-
fung j bei Anregung durch ein Moment M; an Kropfung ¢ nach der Beziehung

$iils) = Fij(s)Mi(s) (5.51)

berechnet werden. Bei linearen Systemen kénnen die Systemantworten auf Teilanregungen
zur Gesamtantwort superponiert werden. Die Winkelbeschleunigung ¢;(s) an Kropfung j im
Kurbelwellenmodell berechnet sich daher nach:

Bils) = D Fu(9)Mi(s) (5.52)

Aus den Zihler- und Nennerpolynomen von Ubertragungsfunktionen kénnen die Nullstellen
und Pole der Funktion ermittelt werden. Diese Werte werden beispielsweise bei der Auslegung
von Regelverfahren bendtigt. Daneben gestaltet sich eine Berechnung des Frequenzganges in
Abhéngigkeit von der Frequenz w besonders einfach.

Fiir einen Schitzalgorithmus ist die Darstellung als Ubertragungsfunktion ein groBer Vor-
teil, weil aus ihr recht einfach ein digitales Filter abgeleitet und auf einem Signalprozessor
implementiert werden kann. Dadurch ist eine echtzeitfihige Berechnung des Ubertragungs-
verhaltens bei beliebigem Verlauf der Momentenanregung moglich.
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5.2.4 Momententrennung

Die Moglichkeit der Superposition von Teilantworten hat eine grofle praktische Bedeutung fiir
die Aufteilung der anregenden Momente nach ihrer physikalischen Ursache, die im Folgenden
hergeleitet wird und als Momententrennung bezeichnet wird.

Das Gasmoment berechnet sich wie schon in Gleichung 3.9 gezeigt nach:
MG = (pZ - pK)V/ (553)

Mit der in Kapitel 4.4 hergeleiteten Losung fiir den Zylinderdruck py wurde gezeigt, dass
sich pz aus der verbrennungsbedingten Druckerhohung pgp und dem kompressionsbedingten
Schleppdruck pg zusammensetzt:

Pz = PBTDPs (5.54)

Einsetzen von Gleichung 5.54 in Gleichung 5.53 ergibt mit

Mg = pgV'+ (ps —pr)V’ (5.55)
Mg Mg

die Trennung des Gasmomentverlaufes in das Brennmoment Mp und das Schleppmoment
Mg. An jeder Kropfung des Kurbelwellenmodells wirkt zusétzlich das Massenmoment My,.

In einer Simulationsrechnung sind diese drei Momente getrennt berechenbar. Mit den Uber-
tragungsfunktionen aus Abschnitt 5.2.3 lassen sich auch die Systemantworten entsprechend
ihrer physikalischen Ursache trennen:

¢Bi(s) = ZFz‘,j(S)MB,z‘(S) (5.56)
Psi(s) = ZE,J'(S)MS,z‘(S) (5.57)
Gumj(s) = ZFi,j(S)MM,z‘(S) (5.58)

Gleichung 5.56 definiert die Brenn- Winkelbeschleunigung ¢pp an jeder Kropfung j, die die
durch die Verbrennung verursachte Winkelbeschleunigung an der Kurbelwelle beschreibt.
Diese mechanische Grofle enthélt nur die Systemantwort auf das Brennmoment Mp und
sollte daher fiir die Ableitung von Verbrennungsmerkmalen ausgesprochen geeignet sein,
weil Einfliisse der Massen- und Schleppmomente hier nicht enthalten sind.

Die Brenn-Winkelbeschleunigung steht allerdings nicht direkt als Messgrofie zur Verfiigung.
Da sich auch die nach Gleichung 5.57 definierte Schlepp- Winkelbeschleunigung und die nach
Gleichung 5.58 berechnete Massen- Winkelbeschleunigung zur beobachtbaren, d.h. messbaren
Winkelbeschleunigung ¢ s liberlagern, kann ¢p; nach folgender Beziehung berechnet
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werden:

QbB,j = ()bj,mess - ()bS,j - QbM,j (559)

Die Berechnung der Brenn-Winkelbeschleunigung aus gemessenen Zylinderdruckverldufen
gestaltet sich aufwéndiger, da Brenndruck pp und Schleppdruck pg nicht separat zur Ver-
fiigung stehen. Um auch in diesem Fall eine Momententrennung durchzufiihren, muss zu-
néchst der Schleppdruck aus dem gemessenen Zylinderdruck py berechnet werden. Dafiir
wird der wihrend der Kompressionsphase gemessene Zylinderdruckverlauf ab einem Kurbel-
winkel ..y in den Kurbelwinkelbereich der Verbrennung extrapoliert, wobei der extrapo-
lierte Druckverlauf als polytroper Kompressions- und Expansionsvorgang angenommen wird.
Der Schleppdruckverlauf berechnet sich mit diesem Ansatz zu:

) = (CE2L) patn) (5.60)

Der Winkel ¢, sollte einerseits nach dem Schliefen des Einlassventils liegen, damit der
Gaswechsel vollstandig abgeschlossen ist. Andererseits muss er vor dem frithest moglichen
Beginn von Verbrennungsreaktionen liegen. Bei dem untersuchten Motor hat sich ein Winkel
VOn Qepr = —65 °KW als geeignet erwiesen, um diesen beiden Forderungen gerecht zu
werden.

In der Praxis hat es sich bewéhrt, fiir den Bereich der Kompression und der Expansion
unterschiedliche Polytropenexponenten  in Gleichung 5.60 zu verwenden. So kann den Un-
terschieden im Wéirmeiibergang zwischen den beiden Bereichen Rechnung getragen wer-
den. Die verwendeten k-Werte wurden durch Schleppdruckmessungen in Abhéngigkeit vom
Motordrehzahl-Betriebspunkt experimentell ermittelt und als Kennlinie abgelegt.

Zur Hlustration der Signale sind in Bild 5.42 der ermittelte Schleppdruckverlauf pg und
der gemessene Zylinderdruck pz abgebildet. Der Brenndruck pp berechnet sich aus diesen
Signalen zu:

PB = Pz —Ds (5.61)

Das Diagramm bestétigt, dass die polytrope Extrapolation des Schleppdruckverlaufes sich
bis zum Beginn der Verbrennung gut mit dem gemessenen Zylinderdruck deckt. Dadurch
bleibt der Modellfehler im Brenndruckverlauf im Kurbelwinkelbereich vor der Verbrennung
vernachléssigbar klein.

Die Zylinderdruckmessung diente bei den durchgefiihrten Untersuchungen als Referenzmess-
grofle. Fiir das angestrebte drehzahlbasierte Schitzverfahren steht ein Zylinderdruckmess-
wert pz(@estr) als Anfangswert der Polytropenrechnung aber nicht zur Verfiigung. Dieser
Anfangswert kann aber iiber eine Modellierung des Gaswechselvorganges unter Verwendung
eines Saugrohrdruck-Messsignals ermittelt werden. In [95] wurden dafiir geeignete Modelle
entwickelt.
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Bild 5.42: Schlepp- und Brenndruckverlauf-Bestimmung aus gemessenem Zylinderdruckver-
lauf

5.2.5 Identifikation der Modellparameter

Zur Berechnung der Kurbelwellenschwingungen eines spezifischen Motors miissen die Steifig-
keits- und Démpfungsparameter sowie die Massentrigheitsmomente der Teilmassen bekannt
sein. Die Massenparameter kénnen mit Hilfe moderner 3D-Konstruktions-Software einfach
und genau aus den Konstruktionsdaten berechnet werden. Die Bestimmung der Steifigkei-
ten und Dampfungen gestaltet sich schwieriger, weil diese Parameter Ersatzwerte in einem
Drehschwingungs-Ersatzsystem sind und daher kein direktes Verfahren fiir die Berechnung
der Parameter aus der Gestalt der Kurbelwelle angegeben werden kann.

5.2.5.1 Bestimmung der Steifigkeitsparameter iiber die Systemeigenfrequenzen

Die Torsionssteifigkeit einfacher, rotationssymmetrischer Korper lasst sich {iiber das gestalt-
abhéngige Fliachentrigheitsmoment und das Schubmodul des verwendeten Werkstoffes be-
rechnen. Fiir die komplizierte Geometrie einer Kurbelwelle, wie sie in Bild 5.37 gezeigt ist,
kénnen diese einfachen Berechnungsanséitze nicht mehr angewendet werden.

Zur Berechnung der Torsionssteifigkeit einer Kurbelkropfung wurden empirische Verfahren
entwickelt, die bei [55] detailliert erlautert werden. Diese Verfahren berechnen die Steifig-
keitskoeffizienten aus den Abmessungen von Zapfen, Wellen und Kurbelwangen, wobei es
aufgrund der empirischen Natur zu Abweichungen gegeniiber statisch gemessenen Torsion-
steifigkeiten kommt. Die Kurbelwellendrehung beim Motorbetrieb und die dabei auftretenden
Biegeschwingungen kénnen das Drehschwingungsverhalten beeinflussen, wenn auch letzterer
Einfluss sehr gering ist [134].



114 5 Modellierung der Motormechanik

Da die Genauigkeit der empirischen Verfahren eingeschrinkt ist und konkrete Mafle der ver-
bauten Kurbelwelle nicht bekannt waren, wurde im Folgenden versucht, die Modellparameter
der Torsionssteifigkeit aus Messdaten zu bestimmen. Aufgrund der Symmetrie der Kurbel-
welle wurde vorausgesetzt, dass zwischen allen Kropfungen innerhalb der Kurbelwelle die
gleiche Torsionssteifigkeit

Cz =C2 =Ca3 = C34 (5-62)

wirkt. Diese Vereinfachung ist in der Literatur verbreitet und findet Anwendung bei der
Berechnung von Kurbelwellen.

Die Steifigkeitskoeffizienten kénnen iiber eine Bestimmung der Eigenwerte des ungedédmpften
Kurbelwellenmodells berechnet werden [32]. Dafiir wird die linearisierte Momentenbilanzglei-
chung 5.35 unter Vernachlassigung der Anregung M; und durch Nullsetzen der Dampfungsko-
effizienten zu einem linearen, homogenen Differentialgleichungssystem zusammengefasst:

Jp+Cp = 0 (5.63)

Aus Gleichung 5.63 lésst sich das Eigenwertproblem dieses Differentialgleichungssystems ab-
leiten:

(J7'C=AI) = 0 (5.64)
Die Eigenfrequenz f. lisst sich allgemein aus einem Eigenwert A\ berechnen:

VA

e = — 5.65
o= Y (5.65)
Die einfache Berechnung der Eigenfrequenzen als Funktion der Steifigkeitsmatrix C' erlaubt
eine Parameterbestimmung mit Hilfe von messtechnisch ermittelten Eigenfrequenzen. Diese
Eigenfrequenzen konnen z.B. aus einer Campbelldiagramm-Darstellung eines Hochlaufver-

suches abgelesen werden, wie sie in Kapitel 3.2.2 vorgestellt wurde.

Gemessene Modellparameter
Elgenfrequerlzen Minimierung der C..C
f Differenz durch 2> T | Steifigkeits-
e - Modellparameter- Matrix C
Variation
Berechnete Jecae Lésung des P
Eigenfrequenzen Eigenwertproblems

Bild 5.43: Eigenfrequenz-Verfahren zur Bestimmung der Steifigkeitskoeffizienten

Bild 5.43 zeigt das Verfahrensschema zur Bestimmung der Steifigkeitskoeffizienten aus den
Eigenfrequenzen. Die Differenz zwischen gemessener Eigenfrequenz f ;055 und berechneter
Eigenfrequenz f, .o wird einem Optimierungsverfahren zugefiithrt. Der Optimierer variiert
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die Steifigkeitsparameter ¢z und ¢ und berechnet iterativ die sich ergebenden neuen Eigen-
frequenzen des Systems, bis gemessene und errechnete Eigenfrequenzen identisch sind.

Das Verfahren hat bei dem untersuchten Motor eine sehr schnelle und sichere Konvergenz
gezeigt. Dabei ist es nicht auf die Verarbeitung einer einzelnen Eigenfrequenz beschrankt,
sondern es konnen fiir fe jess und fe cqc auch Vektoren angegeben werden.

5.2.5.2 Parameter-Bestimmung durch Optimierung von
Winkelbeschleunigungsverldufen

Eine Bestimmung der Dampfungskoeffizienten ermdéglicht das Eigenfrequenz-Verfahren nicht.
Auch eine Berechnung der Dampfung aus geometrischen Abmessungen oder Werkstoffeigen-
schaften ist nur schwer mdoglich. Von [28, 92] wird gezeigt, dass die Triebwerks-Dampfung
ihre Ursache in komplexen Vorgingen der Kurbelwellenlagerung hat und nicht vornehmlich
in der Werkstoffddmpfung des Kurbelwellenstahls begriindet ist. Die beobachtete Dampfung
entsteht hauptséchlich in den Hauptlagern der Kurbelwelle. Die Kurbelwelle fiihrt im Haupt-
lager eine komplizierte Bewegung aus, die durch die Uberlagerung von Durchbiegung und
Drehung gekennzeichnet ist. Dabei verdndert sich dynamisch der Olfilm zwischen Kurbelwel-
le und Lagerschale. Die dadurch hervorgerufenen Quetschstromungen des Ols verursachen
den groBiten Teil der Triebwerks-Dampfung.

Diese Verhéltnisse unterstreichen, dass es sich bei dem zwischen zwei Kropfungen wirken-
den Dampfungskoeffizienten um einen Ersatzwert handelt, der eine Reihe unterschiedlicher
physikalischer Effekte beschreiben muss. Fiir eine Drehschwingungsrechnung werden daher in
der Praxis insbesondere die Dampfungskoeffizienten durch Identifikation mittels Drehschwin-
gungsmessungen bestimmt und so an die Betriebspunkte eines realen Motors angepasst. Die
wirksamen Dampfungskoeffizienten zwischen den Kropfungen werden analog zum Vorgehen
bei den Kropfungs-Steifigkeiten als identisch angenommen:

bz =bia=0byz =103, (5.66)

Die Bestimmung der Kurbelwellenparameter des untersuchten Motors wurde mit einem Op-
timierungsansatz durchgefiihrt, wie er in Abbildung 5.44 dargestellt ist. Aus den in allen Zy-
lindern gemessenen Zylinderdruckverldufen pz,; werden die zylinderspezifischen Gasmomente
berechnet und auf den Wechselanteil MGJ beschrinkt. Durch die Abtrennung des Gleich-
anteils werden die Momentenverldufe eines stationdren Drehzahlbetriebspunktes betrachtet,
die fiir die Drehschwingungsanregung relevant sind. Die zylinderspezifischen Massenmomente
My, des Drehzahlbetriebspunktes werden aus dem {iber ein Arbeitsspiel gemittelten Dreh-
zahlverlauf der Kurbelwelle berechnet.

Mit der Summe M¢ ; + My, stehen alle Anregungsmomente der Kurbelwellenkrépfungen zur
Verfiigung. Zusétzlich konnen die an Kropfung 1 angreifenden Momente aus dem Steuertrieb
und das ZMS-Moment an Krépfung 4 durch die Ansétze aus den Abschnitten 5.1.1 bzw. 5.1.3
beriicksichtigt werden. Eventuelle Momente aus dem Nebenaggregatetrieb wurden durch
Entfernung des Riemens fiir die Dauer der Messung ausgeschlossen.
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Bild 5.44: Allgemeines Verfahren zur Identifikation der Kurbelwellen-Parameter

Mit den Modellparametern werden mit Hilfe des entwickelten Zustandsmodells fiir ein ausge-
wihltes Arbeitsspiel die Verlaufe der Winkelbeschleunigungen simuliert. An den Enden der
Kurbelwelle stehen mit (1 jess Und @y mess Messwerte fiir die Winkelbeschleunigungen zur
Verfiigung, deren Differenzen zu den simulierten Verldufen als Modellfehler dem Optimierer
zugefithrt werden. Dieser verdndert die zu ermittelnden Modellparameter ¢z, bz, ¢ und by
bis zur Erreichung eines minimalen Modellfehlers.

Die Verwendung mehrerer Signale von verschiedenen Messstellen bietet den Vorteil, dass
moglichst viele Informationen iiber die Systemantwort bei der Parameterbestimmung verar-
beitet werden. Dadurch verbessert sich die Konvergenz des Optimierungsverfahrens, wie sich
bei den Untersuchungen gezeigt hat. So werden Losungen vermieden, die nicht dem globalen
Minimum im Parameterraum entsprechen.

Alle Eingangssignale wurden mit einem Ordnungs-Tiefpass bis zur 8. Ordnung auf die re-
levanten Motor-Ordnungen begrenzt. Dadurch konnten unerwiinschte Stérungen in héheren
Ordnungen unterdriickt werden. Die Grenzordnung wurde entsprechend der Ordnungsana-
lyse in Kapitel 3.2.2 gewéhlt: Die Kurbelwellen-Eigenfrequenz wird im Besonderen von der
6. Ordnung bei einer Motordrehzahl von etwa 3600 min~! angeregt, wie Bild 3.17 verdeut-
licht. Diese Ordnung muss also zur Identifikation der Kurbelwellenparameter beriicksichtigt
werden. Oberhalb der 8. Ordnung sind dagegen keine wesentlichen Signalanteile zu messen.

Bild 5.45 zeigt die simulierten Winkelbeschleunigungen bei einer Drehzahl von 1000 min~?,
die sich mit den durch Optimierung gefundenen Parametern ergeben. Zusétzlich sind die ge-
messenen Winkelbeschleunigungen dargestellt. Gemessene und simulierte Verldufe stimmen
gut iiberein, was die Giiltigkeit des Kurbelwellenmodells und der gefundenen Parameter
bestétigt. Die Winkelbeschleunigungsverlaufe an Kropfung 1 (oberes Diagramm von Bild
5.45) und an Kropfung 4 (unteres Diagramm) sind gleich. Damit bestétigt sich in diesem
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Drehzahlbetriebspunkt der Charakter der Kurbelwelle als starre Masse, die keine Torsions-
schwingungen ausfiihrt.
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Bild 5.45: Gemessene und simulierte Winkelbeschleunigung nach der Optimierung bei 1000
min~1, 30 mg/Hub Einspritzmenge

In Abbildung 5.46 sind die Winkelbeschleunigungen an Kropfung 1 und 4 fiir eine Motordreh-
zahl von 3600 min~! dargestellt. Auch hier sind die Abweichungen zwischen den gemessenen
und den berechneten Verldufen gering. Das Simulationsmodell ist also auch in diesem Be-
triebspunkt giiltig. Die Verlaufe am freien Kurbelwellenende an Kropfung 1 unterscheiden
sich allerdings deutlich von dem an Kropfung 4 gemessenen Signal, weil bei dieser Motor-
drehzahl eine in Bild 3.17 ersichtliche Kurbelwellen-Eigenfrequenz liegt und die Kurbelwelle
daher heftige Torsionsschwingungen ausfiihrt.

Die Amplituden an Kropfung 1 iibersteigen die an Kropfung 4 gemessenen Verldufe um
das Dreifache. Hier zeigt sich die geringe Massentriagheit des freien Kurbelwellenendes. Die
Kropfung 4, mit der ZMS-Primérmasse verschraubt, zeigt aufgrund des hoheren Massentrég-
heitsmomentes deutlich geringere Winkelbeschleunigungs-Amplituden.

Die Bestimmung der Modellparameter wurde fiir alle Arbeitsspiele eines Drehzahlhochlaufes
von der Leerlauf- bis zur Maximaldrehzahl durchgefiihrt. Der Drehzahlverlauf und die durch
die Optimierung erhaltenen Parameter sind in den Diagrammen des Bildes 5.47 dargestellt.
Das oberste Diagramm illustriert den Verlauf der Motordrehzahl wihrend des Hochlaufes,
der bei einer konstanten Diesel-Einspritzmenge von 30 mg/Hub durchgefithrt wurde. Diese
Kraftstoffmenge entspricht einem oberen Teillast-Betriebspunkt.
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Bild 5.46: Gemessene und simulierte Winkelbeschleunigung nach der Optimierung bei 3600
min~t, 30 mg/Hub Einspritzmenge
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Die unteren vier Diagramme zeigen die Modellparameter cz, bz, ¢ und by, wie sie sich im
jeweiligen Arbeitsspiel am Ende des Optimierungsvorganges ergeben. Bis zum 300. Arbeits-
spiel zeigen sich stark streuende Ergebnisse in den identifizierten Parametern. Insbesondere
fiir die Tilger-Steifigkeit c; werden fiir Drehzahlen unterhalb von etwa 3000 min~! unrealis-
tisch hohe Werte ermittelt, die sich zudem von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel sehr stark d&ndern
und keine Systematik erkennen lassen.

Die uneindeutigen Ergebnisse bei niedrigen Drehzahlen lassen sich mit einer zu geringen An-
regung von Kurbelwellen-Eigenschwingungen erkléren. Da sich die Kurbelwelle bei niedrigen
Drehzahlen ndherungsweise wie eine starre Masse verhélt, enthalten die gemessenen Winkel-
beschleunigungen nicht die Systemantworten, die fiir eine Identifikation der Systemparameter
notwendig sind.

Erst ab dem 300. Arbeitsspiel, oberhalb von 3000 min~!, zeigen sich von Arbeitsspiel zu
Arbeitsspiel gleichméafligere Ergebnisse. Die Kropfungs-Drehsteifigkeit ¢z nimmt hier einen
nahezu konstanten Wert von 3 - 10> Nm/rad an. Die weichere Gummischicht zwischen den
beiden Tilgermassen zeigt erwartungsgemaf eine um eine Groéflenordnung geringere Drehstei-
figkeit, die sich zwischen 3-10% und 5-10* Nm /rad bewegt. Dieses Verhalten liegt vermutlich an
dem nichtlinearen, elastischen Verhalten von Gummimaterialien, deren Elastizitatskonstante
in hohem Mafle von der Anregungsfrequenz und der Schwingungsamplitude abhéngt.

Die Dampfungs-Koeffizienten bz und by zeigen ebenfalls ein mit dem Drehzahlbetriebspunkt
verdnderliches Verhalten. Bei der Kurbelwellen-Eigendémpfung b, erkléart sich dies mit der
von [28, 92] erlduterten Triebwerksdédmpfung, die durch unterschiedliche Olverdringung in
den Hauptlagern verursacht wird. Die Werkstoffddmpfung by des Gummimaterials ist, dhn-
lich wie die Steifigkeit, stark nichtlinear und in hohem Mafle von der Amplitude und Schwing-
frequenz abhéngig.

Die Messergebnisse bestétigen das in der Literatur vorhergesagte, betriebspunktabhéngige
Verhalten der Modellparameter. Nur fiir die Kurbelwellen-Steifigkeit ¢, ergibt sich ein iiber
weite Drehzahlbereiche konstanter Wert. Die Gummimaterial-Parameter by und cp sowie die
keinesfalls als Materialddmpfung interpretierbare Kurbelwellen-Eigenddmpfung b zeigen das
erwartete, mit der Drehzahl verdnderliche Verhalten.

Bei niedrigen Drehzahlen konnten aufgrund nicht angeregter Systemantworten keine kon-
sistenten Ergebnisse ermittelt werden. Dies stellt fiir eine Verwendung des Kurbelwellen-
Modells auch bei niedrigen Drehzahlen jedoch kein Problem dar. Da die Eigendynamik der
Kurbelwelle hier kaum in Erscheinung tritt, ist das Modell sehr unempfindlich gegeniiber
falsch abgestimmten Modellparametern. Das einer starren Drehmasse entsprechende Dreh-
schwingungsverhalten wird richtig wiedergegeben, wie die in Bild 5.45 dargestellte Messung
gezeigt hat.

5.2.6 Frequenzgange des physikalischen Kurbelwellenmodells

Um das grundsétzliche Schwingungsverhalten der Kurbelwelle besser untersuchen zu kénnen,
wird die experimentell gefundene Verénderlichkeit der Parameter im Folgenden vernachlas-
sigt. Aufgrund der Optimierungsergebnisse im Bereich ab dem 300. Arbeitsspiel wird ein
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Standardparametersatz definiert, fiir den die Kurbelwellenparameter zu ¢z = 3-10°> Nm/rad
und bz = 15 Nms/rad angenommen, die Tilger-Koeffizienten mit ¢y = 3,5-10* Nm/rad und
br = 3 Nms/rad angesetzt werden.

Eine {ibersichtliche Bewertung der Systemdynamik kann iiber den Frequenzgang der Teil-
Ubertragungsfunktionen F; ;(s) erfolgen, wie sie mit Gleichung 5.51 in Abschnitt 5.2.3 be-
schriebenen wurde. Im Bode-Diagramm werden der Verstdarkungsfaktor und die Phase als
Funktion der Anregungsfrequenz in zwei getrennten Diagrammen dargestellt. Bei den vorlie-
genden Kurbelwellen-Ubertragungsfunktionen hat sich eine lineare Skalierung der Abszissen-
und Ordinatenachsen als giinstig erwiesen.
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Bild 5.48: Frequenzgang der Winkelbeschleunigung an Kriopfung 4 fir den Standardparame-
tersatz

Bild 5.48 zeigt die Frequenzgénge der Winkelbeschleunigungen ¢;, an Kropfung 4, wenn
die Anregung an unterschiedlichen Kropfungen i = 1...4 erfolgt. Die abtriebsseitige Krop-
fung 4 ist als Messstelle von besonderem Interesse, weil hier der serienméflig vorhandene
Drehzahlsensor verbaut ist.

Der Amplitudengang zeigt deutlich die erste Resonanziiberhdhung der Eigenfrequenz bei
etwa 380 Hz. Dieses Ergebnis zeigt eine gute Ubereinstimmung mit der messtechnisch iden-
tifizierten Eigenfrequenz im Campbelldiagramm in Bild 3.17.

Je weiter die Anregungsstelle von der Messkrépfung 4 entfernt ist, um so grofler fallt die
Resonanziiberhohung aus. Auch der Phasenversatz zwischen Anregung und Systemantwort
wéchst mit dem Abstand zwischen Anregungs- und Messstelle.
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Bild 5.49: Frequenzgang der Winkelbeschleunigung an Kréopfung 1 fir den Standardparame-
tersatz
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Bild 5.49 zeigt zum Vergleich die Frequenzgidnge der Winkelbeschleunigungen ¢; ; an Kroép-
fung 1 bei gleicher Betrachtung. Diese Messstelle am freien Kurbelwellenende ist messtech-
nisch gut zugénglich, weshalb hier oftmals die Drehwinkelgeber des Indiziersystems (siehe
Kapitel 2.4.2.1) positioniert werden. Auch hier ist die Systemeigenfrequenz bei 380 Hz zu
erkennen. Die Resonanziiberhchung liegt aber um ein Vielfaches hoher als an Kropfung 4.
Dieses Verhalten erklirt sich mit dem im Vergleich zum Schwungrad geringen Massentrag-
heitsmoment der Kropfungsmasse J;, wodurch die Reaktion auf eine Momentenanregung
entsprechend starker ausféllt.

Diese Ergebnisse bestétigen die in der Praxis bewéhrte Drehzahlsensor-Position an Kropfung
4 als geeignete Wahl, weil sich Drehschwingungen hier weniger stark auf das Drehzahlsignal
auswirken und drehzahlverwendende Motormanagementfunktionen so weniger beeintrachtigt
werden. Gleiches gilt bei der Bestimmung von Verbrennungsmerkmalen aus der Motordreh-
zahl, weshalb die Messposition an Kropfung 4 bzw. dem Anlasserzahnkranz als Eingangs-
signal eines Schétzalgorithmus’ verwendet werden sollte.

5.2.6.1 Frequenzgange bei Variation der Kurbelwellensteifigkeit

Zur Plausibilisierung und Empfindlichkeitsanalyse des Kurbelwellenmodells wurde eine Va-
riation der Kurbelwellensteifigkeit ¢z durchgefiihrt. Bild 5.50 zeigt das Ubertragungsverhal-
ten im Frequenzbereich der Resonanz.

Die Eigenfrequenz vergrofiert sich mit steigender Kurbelwellensteifigkeit ¢z, wahrend die
Resonanzamplitude leicht sinkt. Dieses Verhalten ist typisch und plausibel fiir Drehschwin-
gungssysteme.

5.2.6.2 Frequenzgange bei Variation der Kurbelwellendampfung

Ein Variation der Kurbelwellenddmpfung b, zeigt der Frequenzgang in Abbildung 5.51. Die
Resonanzamplitude sinkt deutlich mit steigender Dédmpfung, wiahrend sich die Lage der Re-
sonanzfrequenz minimal erhoht.

Die Unempfindlichkeit der Resonanzfrequenz gegeniiber einer Dampfungsédnderung besté-
tigt, dass eine cz-Bestimmung auch mit Hilfe der Eigenwertanalyse des ungeddmpften Sys-
tems erfolgen kann, wie es in Abschnitt 5.2.5.1 vorgestellt wurde. Fiir eine korrekte Be-
rechnung der Winkelbeschleunigungs-Amplituden speziell im Resonanzbereich ist aber auch
eine genaue Identifikation der Ddmpfungsparameter notwendig, wie diese Variationsrechnung
herausstellt. Deshalb bleiben als geeignete Verfahren zur Modellparameterbestimmung nur
Optimierungsanséitze nach Bild 5.44.

5.2.7 Betrachtungen zur zylinderspezifischen Dynamik im Zeitbereich

Die Simulationsergebnisse aus der Modellparameteroptimierung in Abschnitt 5.2.5.2 und die
vorangegangenen Frequenzgangs-Betrachtungen bestétigen die Giiltigkeit des Kurbelwellen-
modells zur Beschreibung der messtechnisch beobachteten Winkelbeschleunigungsverléufe.
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Bild 5.50: Frequenzgang der Winkelbeschleunigung an Kropfung 4 unter Variation der Kur-
belwellensteifigkeit c; (Anregung an Kropfung 1)
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In diesem Kapitel sollen die dynamischen Vorgéinge bei hoheren Drehzahlen und die Kopp-
lungen zwischen den Teiliibertragungsfunktionen F; ; des Mehrgrofienmodells betrachtet wer-
den.

Die Momententrennung erlaubt es mit Gleichung 5.56 nur das durch die Verbrennung verur-
sachte Moment zu betrachten. Die {iberlagerten Einfliisse von Schlepp- und Massenmomenten
sind aus der Brenn-Winkelbeschleunigung ¢p entfernt. Dadurch ist eine isolierte Betrach-
tung der Verbrennung und ein genaueres Studium der Vorgénge moglich, mit denen sich
Verbrennungsvorgénge in den Winkelbeschleunigungen abbilden.

5.2.7.1 Variationen der Brennenergie

Bild 5.52 zeigt im oberen Diagramm den Verlauf des Summen-Brennmomentes fiir vier ver-
schiedene Gesamt-Brennenergien @p ges. Fiir die Berechnung der Verbrennung wurde ein
Vibe-Brenngesetz nach Gleichung 4.14 verwendet. Wie das Diagramm zeigt, wurde an allen
Zylindern mit dem gleichen Zylinder-Brennmoment angeregt.

Die beiden unteren Diagramme zeigen als Systemantwort die Brenn-Winkelbeschleunigung
$p.4 an Kropfung 4 fiir die Drehzahlbetriebspunkte 1000 min~* und 3000 min~*. Bei 1000
min ! bildet sich der Momentenverlauf direkt im Verlauf der Winkelbeschleunigung ab, wie es
bei einer starren Drehmasse zu erwarten ist. Eine zylinderspezifische Abweichung ist nicht zu
erkennen. Die Variation der umgesetzten Gesamtenergie verdeutlicht, dass sich Informationen
iiber das Brennmoment in der Amplitude der Brenn- Winkelbeschleunigung niederschlagen.

In einem Drehzahlbetriebspunkt von 3000 min~! zeigt sich ein ganz anderes Bild: Obwohl

auch hier an allen Zylinderkropfungen das gleiche Brennmoment wirkt, unterscheidet sich der
Winkelbeschleunigungsverlauf von Zylindersegment zu Zylindersegment deutlich. Zylinder-
spezifische Unterschiede werden also nicht durch den Einfluss von Massen- oder Schleppmo-
menten verursacht, sondern sind ein drehzahlabhéingiges Phénomen, das auch bei ausschlie3-
licher Betrachtung des Brennmomentes zu zylinderspezifischen Abweichungen fiihrt.

5.2.7.2 Variationen des Brennbeginns

Die Diagramme in Bild 5.53 zeigen die Ergebnisse einer Variation des Brennbeginnparame-
ters wpp des Vibe-Brenngesetzes. Auch hier ist die Brennmomentanregung aller Zylinder
gleichartig. Mit einem verzogerten Brennbeginn verschiebt sich auch das Brennmoment zu
einer spiateren Winkellage, wie das obere Diagramm illustriert. Gleichzeitig sinken Amplitu-
de und Mittelwert des Brennmomentes, da durch die spéaten Verbrennungsschwerpunkte der
thermodynamische Wirkungsgrad zunehmend sinkt [103].

Die Verschiebungen im Brennbeginn zeigen sich bei einer Motordrehzahl von 1000 min~*

sehr deutlich in der Brenn-Winkelbeschleunigung ¢p 4, wie sie im mittleren Diagramm dar-
gestellt ist. Informationen {iber die Verbrennungslage sind also in der Phase der Brenn-
Winkelbeschleunigung enthalten. Bei einer hoheren Drehzahl von 3000 min~! ist die Pha-
senverschiebung noch zu erkennen, allerdings gibt es hier wieder einen zylinderspezifisch
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unterschiedlichen Signalverlauf, wie er sich auch schon bei den Brennenergie-Variationen in
Bild 5.52 zeigte.

Die Ergebnisse der Variationen von Brennenergie und Brennbeginn verdeutlichen aber, dass
grundsétzlich die Informationen iiber Zylindermoment und Verbrennungslage in der Brenn-
Winkelbeschleunigung ¢p 4 an Kropfung 4 enthalten sind. Damit zeigt sich ein Ansatz zur
Ableitung dieser Groflen, die wichtige Regelgréfien einer Verbrennungsregelung darstellen,
wie sie in Kapitel 2.4.2 ausfiihrlich diskutiert wurden.

Die Dynamik der Kurbelwelle wirkt sich mit steigender Drehzahl zunehmend stérend auf
den Signalverlauf in den einzelnen Zylindersegmenten aus. Fiir die Ableitung von zylinder-
spezifischen Verbrennungsmerkmalen stellt dies eine grofle Herausforderung dar.

5.2.7.3 Zylindersegment-Uberlagerung

Die Linearitdt des entwickelten Kurbelwellenmodells erlaubt es, die Systemantworten auf
die Anregung durch Momente an einer einzelnen Kropfung isoliert zu betrachten. Die Ge-
samtantwort ergibt sich aus der Summe der Einzel-Systemantworten. Bei der in Bild 5.54
dargestellten Simulationsrechnung wurden jeweils die Kropfungen 1 und 3 mit den im oberen
Diagramm gezeigten Brennmomentverldufen angeregt. Entsprechend der Ziindreihenfolge 1-
3-4-2 des Versuchsmotors erfolgt die Verbrennung im Zylinder 3 nach der Verbrennung im
Zylinder 1. Die Kurbelwinkelbereiche der beiden anregenden Brennmomentverldufe iiber-
schneiden sich nicht, d.h. dass immer nur an einer Kropfung ein Brennmoment-Beitrag an-
liegt, wihrend das Brennmoment an den anderen Krépfungen Null ist.

Die beiden unteren Diagramme zeigen die Einzel-Systemantworten der Brenn-Winkelbe-
schleunigung in verschiedenen Drehzahlbetriebspunkten. Bei 1000 min~! entspricht die Form
des Winkelbeschleunigungsverlaufes der Form der Momentenanregung, wie oben bereits dar-
gestellt. Mit zunehmender Drehzahl zeigt die an Kropfung 1 angeregte Winkelbeschleunigung
steigende Schwingungsamplituden (mittleres Diagramm). Diese Schwingungen sind bei ho-
heren Drehzahlen auch dann noch nicht abgeklungen, wenn ab 180 °KW an Kropfung 3 das
Brennmoment des nachfolgend arbeitenden Zylinders zu wirken beginnt.

Die sich als Summe der Winkelbeschleunigungen ¢4 1 +¢4 3 ergebende Gesamt-Systemantwort
beschréankt sich bei hohen Drehzahlen also nicht ausschlielich auf das Zylindersegment, in
dem aktuell die Verbrennung stattfindet. Dieser als Zylindersegment- Uberlagerung bezeich-
nete Effekt hat zur Folge, dass die gemessene Winkelbeschleunigung nicht mehr eindeutig
einem verursachenden Zylinder zugeordnet werden kann.

Das dynamische Schwingungsverhalten innerhalb des angeregten Zylindersegmentes ist also
nur ein Aspekt, der zu zylinderspezifischen Unterschieden iiber den Winkelbereich eines
Arbeitsspiel fithrt. Die Zylindersegment-Uberlagerung bewirkt zusitzlich eine Kopplung der
Anregung im MehrgroBiensystem der Kurbelwelle, die durch die Betrachtung eines einzelnen
Zylinders nicht vollstdndig beriicksichtigt werden kann.
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5.2.8 Zusammenfassung: Innere Momente

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass die inneren Momente der Kurbelwelle im
Vergleich zu den extern angreifenden Momenten bei hoheren Drehzahlen den grofiten Einfluss
auf die mechanische Messgrofle Winkelbeschleunigung haben. Aufgrund der Kurbelwellen-
Eigenschwingungen verdoppeln sich die Amplituden der Brenn-Winkelbeschleunigung bei
4000 min~! nahezu, wie die Berechnung im mittleren Diagramm von Bild 5.54 zeigt. Dies
entspricht einem zusétzlich zum Brennmoment wirkenden inneren Moment von etwa 600
Nm.

Die mit Hilfe der linearen Simulation nachgewiesene Zylindersegment-Uberlagerung bewirkt
eine Kopplung der Zylinder und stellt damit ein grundsétzliches Problem fiir ein zylinder-
spezifisches Schétzverfahren dar, das diese Kopplungen beriicksichtigen muss. Eine direkte
Riickrechnung auf ein zylinderspezifisches Brennmoment ist aufgrund der komplexen Schwin-
gungsvorgiange und der sich ergebenden Mehrdeutigkeiten nicht moglich.

Bei Motoren mit mehr als vier Zylindern wird der Kurbelwinkelbereich der Zylinderseg-
mente zunehmend kleiner. Deshalb {iberlappen sich auch die Einzel-Brennmomente, so dass
bereits die Anregung nicht mehr eindeutig einem Zylinder zugeordnet werden kann. Die
dynamischen Effekte der Zylindersegment-Uberlagerung werden sich bei kiirzeren Zylinder-
segmenten ebenfalls verstirken.
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6 Bestimmung von drehzahlbasierten
Verbrennungsmerkmalen

Die Dynamik der Kurbelwelle als Mehrmassen-Schwinger erweist sich nach den physikali-
schen Analysen und Simulationen in Kapitel 5 als Hauptproblem einer zylinderspezifischen
Bestimmung von Verbrennungsmerkmalen. Die beobachtete Zylindersegment-Uberlagerung
erfordert, dass ein Schétzverfahren den Mehrgrofliencharakter des Kurbelwellenmodells be-
riicksichtigt. Ein solches Modell soll in diesem Kapitel entwickelt werden.

Ein Vorteil der physikalisch basierten Modellbildung in Kapitel 4 und 5 ist es, dass die ent-
wickelten Modelle als Teil eines Schitzverfahrens unmittelbar verwendet werden kénnen. So
konnen z.B. die externen Kurbelwellenmomente online durch die physikalischen Teilmodelle
berechnet werden, die in Kapitel 5.1 beschrieben wurden.

Bei der Entwicklung empirischer Schatzverfahren kénnen die physikalischen Simulationsmo-
delle auch als virtuelle Prozessmodelle dienen. Dadurch konnen reale, aufwandige Messungen
durch kostengiinstig durchfithrbare Simulationsrechnungen ersetzt werden. Dieses Vorgehen
ist besonders vorteilhaft, wenn eine grofle Anzahl an Betriebspunkten oder Schétzverfahren
zu untersuchen ist.

6.1 Modellabgleich-Verfahren

Eine vollstéandige Beriicksichtigung aller identifizierten Schwingungsphénomene ist durch das
entwickelte Modellabgleich-Verfahren moglich, dessen Verfahrensschema in Bild 6.1 illustriert
ist.

Dieses Verfahren simuliert fiir ein aktuelles Zylindersegment z den Verlauf der Winkelbe-
schleunigung @4 » sim an der Messkropfung 4 und vergleicht diesen Wert mit der gemessenen
Kurbelwellen-Winkelbeschleunigung ¢4 » mess- Die Differenz zwischen Messung und Simu-
lation wird einem Optimierungs-Algorithmus zugefiihrt, der die Parameter eines Brennge-
setzes variiert. Im entwickelten Schéitzverfahren wurden als dominante Parameter des Vibe-
Brenngesetzes die Gesamt-Brennenergie () g 4es und der Brennbeginn ¢ g durch den Optimie-
rer verdandert. Grundsétzlich kénnen aber auch weitere Brenngesetz-Parameter verarbeitet
werden.

Mit dem in Kapitel 4.4 entwickelten thermodynamischen Brennraummodell erfolgt die Be-
rechnung des Brenndrucks pp und des daraus bestimmten Wechsel-Brennmomentverlaufes
M B, Aus der gemessenen mittleren Kurbelwellen-Winkelgeschwindigkeit EKWMESS werden
nach Gleichung 3.18 die Massenmomente M), . fiir das Zylindersegment z berechnet. Die
entsprechenden Schleppmomente Mg ., ergeben sich aus den mit Gleichung 4.20 berechneten
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Bild 6.1: Modellabgleich-Verfahren zur Bestimmung zylinderspezifischer Verbrennungsmerk-
male

Schleppdriicken pg, wobei der Anfangsdruck py aus dem Messwert pgq.,y eines Saugrohrdruck-
sensors ermittelt wird.

Damit stehen alle Kropfungsmomente M, zur Berechnung der Kurbelwellenbewegung zur
Verfiigung. Zusétzlich werden die externen Kurbelwellenmomente My, und Myzys aus
dem Steuertrieb und dem ZMS beriicksichtigt, wie sie in Kapitel 5.1.1 und 5.1.3 modelliert
wurden.

Innerhalb des 180 ° KW umfassenden Kurbelwinkelbereiches des aktuellen Zylindersegmen-
tes z ergibt sich als Reaktion auf die aktuelle Anregung der Verlauf der Kurbelwellen-
Winkelbeschleunigung @4 . sim. Wegen der Zylindersegment-Uberlagerung wirken im aktuel-
len Zylindersegment aber auch die gegebenenfalls noch nicht abgeklungenen Brenn-Winkelbe-
schleunigungen aus dem Verbrennungstakt vorhergehender Zylinder (vergleiche Bild 5.54).
Eine Beriicksichtigung der vorhergehenden Anregungen ist durch die Berechnung des zu-
kiinftigen Kurbelwellen-Winkelbeschleunigungsverlaufes @4 . fyrure jenseits der Grenzen des
aktuellen Segmentes moglich. Dieses Signal entspricht im mittleren Diagramm von Bild 5.54
dem Verlauf, der jenseits der Kurbelwinkelposition 180 ° KW zu sehen ist. Mit ¢4 . future Wird
die Systemantwort gewissermaflen in die Zukunft ,fortgeschrieben®.

Eine Beriicksichtigung der Zylindersegment-Uberlagerung im nachfolgend arbeitenden Zy-
lindersegment wird iiber eine verzogerte Aufschaltung von @y . fuiure realisiert. Zur Verzoge-
rung des Signals dient ein Schieberegister (FIFO - First In First Out), das das Signal um
ein Zylindersegment verschiebt. Da jede Kurbelkropfungs-Anregung ¢ ihre individuelle Teil-
ibertragungsfunktion Fj 4(s) besitzt, muss fiir jeden Zylinder ein eigener Verzogerungskanal
bereitgehalten werden, zwischen denen segmentabhéngig umgeschaltet wird.
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Die Léange des zukiinftig zu beriicksichtigenden Kurbelwellen-Winkelbeschleunigungsverlau-
fes ¢a . future kann prinzipiell beliebig lang sein. Die Berechnung der Zylindersegment-Uberla-
gerung fiir den untersuchten Motor hat aber ergeben, das selbst bei sehr hohen Drehzahlen die
Brenn-Winkelbeschleunigung am Ende des nachfolgenden Segmentes sehr stark abgeklungen
ist (siehe Bild 5.54). In keinem Betriebspunkt dauerte der vollstindige Abklingvorgang langer
als ein Arbeitsspiel an. Dementsprechend wurde @4 . fyure nur fiir einen Kurbelwinkelbereich
von 720 °KW in der Zukunft berechnet.

Die Linearitdt des entwickelten Kurbelwellenmodells erlaubt eine Filterung der Eingangs-
signale, ohne dass es zu einer Verzerrung der Simulationsergebnisse aufgrund von Nichtli-
nearitdten kommt. Zur Unterdriickung hochfrequenter Storungen wurden alle Eingangsmo-
mente mit einem Ordnungs-Tiefpass begrenzt. Variationen der Filter-Grenzordnung zeigten
fiir eine Tiefpassfilterung bis einschliellich der 4. Ordnung die besten Ergebnisse.

Mit dem thermodynamischen Brennraummodell lassen sich zusétzlich zum Wechsel-Brenn-
moment M&Z die gesuchten zylinderspezifischen Verbrennungsmerkmale berechnen. Das
mittlere Moment My, gibt den Beitrag des aktuellen Zylinders z zum Gesamtmoment an.
Mit Mg, als Regelgrofie kann beispielsweise eine Gleichstellungsregelung der Zylinderleis-
tung erfolgen, dhnlich wie sie in Kapitel 2.4.3 auf der Grundlage von Zylinderdrucksignalen
vorgestellt wurde. Der Kennwert @509 . ist die zylinderspezifische Winkellage des Verbren-
nungsschwerpunktes, der durch die Ermittlung dieses Verbrennungsmerkmals ebenfalls gere-
gelt werden kann.

Das in Bild 6.1 gezeigte Verfahren wird zyklisch fiir jedes Zylindersegment entsprechend der
Ziindreihenfolge (1-3-4-2) des Motors durchgefiihrt. Zur Beurteilung der Qualitét des Schétz-
verfahrens dienen Referenzwerte fiir die Verbrennungsmerkmale, die direkt aus den gemes-
senen Zylinderdruckverldufen mit Hilfe der in Kapitel 4.2 erorterten Druckverlaufsanalyse
berechnet wurden. Bild 6.2 zeigt die Ergebnisse aus einem Hochlauf mit einer konstanten
Einspritzmenge von 30 mg/Hub.

Mit Beginn des Hochlaufes steigen die durch Indizierung ermittelten Zylindermomente Mp .
(durchgezogene Linien) auf 50 Nm, bei hoheren Drehzahlen auf etwa 60 Nm. Die Unterschiede
zwischen den einzelnen Zylindern sind gering. Lediglich bis zum 70. Arbeitsspiel bei Leerlauf
ohne Last zeigen sich wesentliche Abweichungen.

Das aus der Drehzahl gewonnene Zylindermoment (gestrichelt dargestellt) weicht bei niedri-
gen Drehzahlen bis ca. 1500 min~! um mehr als 10 Nm ab. Die Abweichungen zwischen den
einzelnen Zylindern sind jedoch gering. Erst bei hoheren Drehzahlen ab etwa 3500 min~!
trennen sich die Verldufe der drehzahlbasiert bestimmten Zylindermomente.

Die Referenzsignale der Verbrennungslagen sy . liegen ebenso wie die Referenzmomente
sehr eng zusammen. Die Verbrennungslage wird durch die Einspritzsteuerung des Motorsteu-
ergeridtes vorgegeben. Mit steigender Drehzahl wandert der Verbrennungsschwerpunkt nach
spat bis zu einer Schwerpunktlage von 22 °KW nach OT, wird bei Drehzahlen jenseits von
2500 min~! aber sukzessive auf 14 °KW nach OT vorgezogen.

Zwischen der Referenz und der drehzahlbasiert bestimmten Verbrennungslage gibt es im
Leerlauf grofie Abweichungen von bis zu 6 °KW. Wihrend des Hochlaufes entspricht die
ermittelte Verbrennungslage zunéchst mit nur geringen Abweichungen von 1 - 2 °K'W recht
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gut der Referenz. Ab dem 220. Arbeitsspiel der Messung, bei 2200 min~!, folgt die Verbren-
nungslage nur noch tendenziell der Referenz, wobei sich auch grofle Abweichungen zwischen
den einzelnen Zylindern zeigen.

6.2 Bewertung der Ergebnisse und Ausblick

Die in Bild 6.2 dargestellte Genauigkeit der Zylindermoment-Ergebnisse zeigt bei niedrigen
Drehzahlen recht grofie Abweichungen. Fiir Zwecke der Motordiagnose diirfte die erzielte Ge-
nauigkeit ausreichen, eine Verwendung als Istgrofle einer Verbrennungsregelung ist aufgrund
der Grole der Abweichungen aber nicht moglich.

Positiv zu bewerten ist, dass die Abweichungen zwischen den einzelnen Zylindermomenten
recht gering sind und erst bei hohen Drehzahlen nennenswert in Erscheinung treten. Das
Schétzverfahren scheint also das zylinderspezifische Ubertragungsverhalten und den Effekt
der Zylindersegment-Uberlagerung zumindest teilweise zu kompensieren.

Die bei der Bestimmung der Verbrennungslage festgestellten Abweichungen von mehr als
5 °KW sind fiir eine Anwendung in einem Regelungsverfahren beim gegenwirtigen Stand
des Verfahrens deutlich zu grofi. Grundsétzlich konnte aber ein Verbrennungsschwerpunkt-
Merkmal zumindest tendenziell aus der Drehzahl bestimmt werden. Damit konnte gezeigt
werden, dass bei allen Schwéchen des Verfahrens die Information iiber die Verbrennungs-
lage grundsétzlich im Motordrehzahlsignal enthalten ist und zumindest ansatzweise extra-
hiert werden kann. Allgemein konnte festgestellt werden, dass das Verbrennungslagemerkmal
deutlich empfindlicher auf Storungen und Parameterdnderungen reagiert als das Zylinder-
moment.

Auftillig sind die Abweichungen im unteren Drehzahlbereich, die ab dem 150. Arbeitsspiel
sprungformig zuriickgehen. Ursache der Abweichung in diesem Drehzahlbereich kénnten ex-
terne Nebenmomente sein, die noch nicht ausreichend beriicksichtigt wurden. Fiir eine ge-
nauere Analyse der Ursachen der geringen Verfahrens-Genauigkeit wiren auch Variationen
des Kurbelwellenmodell sinnvoll. So kénnte die Kurbelwelle durch eine detailliertere Massen-
Diskretisierung abgebildet werden. Dadurch wéren aber auch zusétzliche Steifigkeits- und
Déampfungsparameter zu bestimmen.

Das vorgestellte Modellabgleichs-Verfahrens bietet die Méglichkeit, die entwickelten Modelle
der Thermodynamik und Mechanik direkt im Schétzalgorithmus zu verwenden. Eine explizite
Modell-Invertierung ist dafiir nicht notwendig. Durch die zugrunde liegende Optimierungs-
strategie ist das Verfahren allerdings wenig praxistauglich fiir einen echtzeitfahigen Einsatz
im Steuergerét, da der iterative Optimierungs-Algorithmus einen hohen Rechenaufwand ver-
ursacht. Das in Kapitel 4.4.2 entwickelte schnelle Brenngesetz erweist sich hier von grofiem
Vorteil, da es die Berechnung der Wéarmefreisetzung wesentlich beschleunigt. Dies dndert
freilich nichts an der prinzipiellen Natur eines iterativen Verfahrens, das grundsétzlich fiir
echtzeitfahige Anspriiche ein unzureichendes Antwortverhalten zeigt.
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7 Zusammenfassung

In dieser Arbeit wurden zunéchst die aktuellen Entwicklungstrends des dieselmotorischen
Brennverfahrens dargestellt. Die neuen Ansétze zur homogenen Verbrennung erfordern den
Ubergang zur Verbrennungsregelung, um einen zuverliassigen Motorbetrieb zu gewahrleis-
ten.

Eine Literaturrecherche zu bestehenden Ansétzen zur Verbrennungsregelung zeigte, dass als
Regelgrofien das mittlere Zylindermoment und die Lage des Verbrennungsschwerpunktes fiir
jeden Zylinder benotigt werden. Die in der Literatur beschriebenen Regelungskonzepte ge-
wannen die Verbrennungsmerkmale aus den Signalen von direkt im Brennraum platzierten
Sensoren. In Mehrzahl wurden Zylinderdrucksensoren verwendet, die aber fiir einen Seri-
eneinsatz im Kraftfahrzeug zu teuer sind.

Als Alternative zur Brennraumsensorik wurde ein Regelungskonzept vorgeschlagen, dass die
bendtigten Verbrennungsmerkmale aus dem Verlauf der Motordrehzahl ermitteln soll. An-
hand einer Literaturrecherche wurden bestehende Ansétze der Drehzahlauswertung zusam-
mengestellt. Vorhandene Ansétze konzentrieren sich meist auf die Bestimmung des mittleren
Motormomentes. Zylinderspezifische Verfahren sind rar. Insbesondere die Ermittlung einer
Verbrennungslage aus dem Drehzahlverlauf ist ein Aspekt, der in der bestehenden Literatur
noch nicht beschrieben wurde.

Zur Entwicklung eines eigenen, drehzahlbasierten Schétzverfahrens zur zylinderselektiven Be-
stimmung der bendtigten Verbrennungsmerkmale wurden Messungen der Drehschwingungen
und der Zylinderdriicke an einem Vierzylinder-Dieselmotor durchgefiihrt. Parallel zu den ex-
perimentellen Arbeiten wurden physikalische Simulationsmodelle der Thermodynamik des
Brennraumes und der Motormechanik entwickelt.

In Kapitel 4 wurde ein lineares Modell zur geschlossenen Berechnung des Zylinderdruck-
verlaufes hergeleitet. Die Linearitét erlaubt eine mathematische Trennung des kompressi-
onsbedingten und des verbrennungsbedingten Zylinderdruckverlaufes, wodurch der Verbren-
nungseinfluss isoliert betrachtet werden kann. Zur schnelleren Berechnung wurde ein der
Druckberechnung zugrunde liegender Ersatzbrennverlauf entwickelt, der den numerischen
Rechenaufwand deutlich vermindert.

In Kapitel 5 wurde ein mechanisches Motormodell entwickelt und mit Drehschwingungsmes-
sungen am Versuchsmotor abgeglichen. Dabei wurden externe Momente an der Kurbelwelle
durch Messungen und Modellierung von Steuertrieb, Nebenaggregaten und Antriebsstrang-
anbindung untersucht.

Die Untersuchung des Steuertriebes zeigte den Einfluss des am freien Ende angreifenden
Zahnriemens auf die Kurbelwelle, der durch das entwickelte Modell beriicksichtigt werden
kann.
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Am Nebenaggregatetrieb verursacht der Generator mit Freilauf ein grofies Stormoment bis
zu 150 Nm an der Kurbelwelle, das aufgrund einer Abhéngigkeit vom Generatorstrom und
den nichtlinearen Vorgéinge im Freilauf nur im Zeitbereich zu berechnen ist. Das entwickelte
Generator-Simulationsmodell erlaubt die Abschéitzung des wirksamen Generatormomentes
bei verschiedenen Betriebspunkten und bildet die Basis fiir ein Kompensationsverfahren.

Der Einfluss der Antriebsstranganbindung {iber ein Zweimassenschwungrad (ZMS) wurde
anhand von Drehschwingungsmessungen abgeschétzt. Das ZMS verursacht im Vergleich zu
anderen Aggregaten geringe dynamische Momente an der Kurbelwelle. Die Beriicksichtigung
dieser Momente kann durch Ermittlung des ZMS-Verdrehwinkels erfolgen. Zur Berechnung
des Verdrehwinkels ohne zusétzliche Sensorik wurde ein Naherungsverfahren entwickelt, das
sich ausschliefllich auf die Motordrehzahl stiitzt.

Bei Stufenautomatikgetrieben wird der Antriebsstrang iiber einen hydrodynamischen Wand-
ler mit Uberbriickungskupplung angebunden. Es wurde festgestellt, dass im Teilschlupfbe-
trieb hohe Wechselmomente vom Getriebe auf die Kurbelwelle zuriickwirken, die eine Stor-
grofe fiir die Verbrennungsmerkmalschétzung darstellen. Die physikalischen Effekte im Teil-
schlupf wurden mit einem Simulationsmodell untersucht und erklart. Das Modell bildet die
Basis eines Kompensationsverfahrens, mit dem das Kupplungsmoment im Teilschlupfbetrieb
mit vorhandenen Signalen rekonstruiert werden kann.

Bei hohen Motordrehzahlen wurden zylinderspezifische Abweichungen zwischen dem gemes-
senen Winkelbeschleunigungsverlauf beobachtet, die auf innere Eigen-Drehschwingungen der
Kurbelwelle hinweisen. Zur Untersuchung der Kurbelwellendynamik wurde ein diskretisiertes
lineares Zustandsmodell der Kurbelwelle entwickelt. Die Modellparameter konnten anhand
von Drehschwingungsmessungen identifiziert werden.

Frequenzgangs-Untersuchungen des Modells erklérten das messtechnisch beobachtete Auf-
treten von Eigenfrequenzen. Anhand der Frequenzginge konnte bestétigt werden, dass die
abtriebsseitige Drehzahlmessung fiir ein Schéatzverfahren besser geeignet ist als eine Messung
am freien Kurbelwellenende.

Die konsequente Nutzung linearer Modelle fiir die Kurbelwellenbeschreibung erlaubte ei-
ne Trennung der Anregung entsprechend ihrer physikalischen Ursache in Brenn-, Schlepp-
und Massenmoment. Diese Trennung wurde auf die Systemantworten angewendet, was zur
Berechnung einer Brenn- Winkelbeschleunigung fithrte. Anhand dieses Signals wurde nach-
gewiesen, dass sich sowohl das zylinderspezifische Moment als auch die zylinderspezifische
Verbrennungslage in der mechanischen Grofle Brenn- Winkelbeschleunigung abbilden.

Anhand der Brenn-Winkelbeschleunigung konnte der Effekt der Zylindersegment- Uberlage-
rung nachgewiesen werden, der zu einer Kopplung der Systemantworten zwischen den einzel-
nen Zylinderanregungen fiihrt, obwohl sich die anregenden Brennmomente nicht iiberlappen.
Diese Segmentiiberlagerung zeigt sich bei hohen Drehzahlen als besonderes Problem der ein-
deutigen Bestimmung zylinderselektiver Verbrennungsmerkmale.

Zusammenfassend wurde festgestellt, dass die inneren Schwingungsvorgéinge in der Kur-
belwelle den grofiten Einfluss auf das messbare Drehzahlsignal haben und daher fiir eine
Verbrennungsmerkmalschdtzung bei hoheren Drehzahlen unbedingt beriicksichtigt werden
missen.
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Abschlieend wurde in Kapitel 6 ein Modell-Abgleichs-Verfahren entwickelt, das die Kur-
belwellendynamik und im Besonderen den Effekt der Zylindersegment-Uberlagerung beriick-
sichtigen kann. Die darstellbaren Ergebnisse zeigen, dass eine Ableitung zylinderspezifischer
Merkmale, erstmals auch eine Verbrennungslage, aus der Motordrehzahl moglich ist. Die
erzielte Genauigkeit reicht fiir eine Anwendung der Merkmale als Regelgrofie einer Verbren-
nungsregelung aber noch nicht aus.
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