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1 Einleitung

Individuelle Mobilitit wird auch in Zukunft ein wesentliches Element in der
Entwicklung moderner Gesellschaften sein. Diese mufs allerdings unter groft-
moglicher Vermeidung von Umweltbelastungen realisiert werden. Daher muf die
zukunftsorientierte Entwicklung von Kraftfahrzeugantriebssystemen insbesonde-
re den umweltgerechten Umgang mit den natiirlichen Ressourcen, und damit die
Kraftstoffeinsparung, sowie den Fahrkomfort und die Fahrsicherheit berticksich-
tigen. Nur die kontinuierliche Verbesserung der umweltvertraglichen Produkte
kann zur sozialen und 6kologischen Entwicklung unserer Gesellschaft nachhaltig
beitragen.

Kernstiick des Fahrzeuges ist das Antriebssystem, das aus dem Hubkolben-
verbrennungsmotor mit Ansaug-, Abgas- und Einspritzsystem, der Kupplung,
dem Getriebe, dem Antriebsstrang mit Sperrdifferential, den Bremsen, dem Feder-
Dampfersystem und den Radern besteht (siehe Bild 1-1). Heutige Antriebssysteme
beinhalten elektronische Regelungen und Steuerungen, die mit Hilfe von Mikrocon-
trollersystemen realisiert werden. Neben der Motorsteuerung existieren hier ins-
besondere Fahrstabilitdtsregelung, Antriebsschlupfregelung, Antiblockiersystem,
Geschwindigkeitsregelung, Getriebesteuerung, elektronische Kupplungssysteme
und aktive Feder-Dampfersysteme. Diese Systeme erreichen teilweise heute eine
Optimalitdt, die nur durch ganz neue Ansétze tibertroffen werden konnen. Auf-
grund ihrer geschichtlichen Entwicklung sind es meistens jedoch Einzelsysteme,

Bild 1-1. Antriebssystem: Motor, Kupplung, Getriebe, Antriebsstrang, Sperrdifferential, Bremsen,
Feder-Dampfersystem und Rader
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deren Kommunikation untereinander deutlich verbessert werden kann bzw. eine
Integration als eine Gesamtregelung fiir das Antriebssystem nicht vorhanden ist.

Heute bedingen Entwicklungen in der Fahrzeugtechnik jedoch eine ganzheit-
liche Betrachtung des Systems , Kraftfahrzeug” bzw. des Antriebssystems. Wenn
man bedenkt, daf§ gegen Ende dieses Jahrzehnts ca. 35% der Kosten eines Ober-
klassefahrzeugs auf die Elektronik und Software entfallen, hangen Fortschritte
in der Fahrzeugtechnik entscheidend von der integrierten bereichsiibergreifen-
den ingenieurwissenschaftlichen Forschung in den Gebieten Regelungstechnik,
Informationstechnik, Motortechnik, Fahrzeug- und Antriebstechnik, Reifen und
Werkstofftechnik ab. Diese Notwendigkeit soll durch enges Zusammenwirken
aller Gebiete Rechnung getragen werden.

Die Verbrennungsmotorentechnik steht derzeit in einem bedeutenden Um-
bruch. Der Ubergang auf Direkteinspritzung bietet bekanntlich sowohl bei PKW-
Dieselmotoren als auch bei Ottomotoren die Moglichkeit zu einem wesentlich ver-
besserten Wirkungsgrad. Zur Verbesserung der Motor- und Regelungskonzepte
werden Schliisselkomponenten gezielt neu- oder weiterentwickelt. So erscheint
es z.B. mit innovativen Werkstoffen moglich, eine Sauerstoffsonde mit linearer
Kennlinie und Ansprechzeiten im Millisekundenbereich darzustellen. Bei entspre-
chenden Forschungsfortschritten konnen damit Ottomotoren im Magerbereich und
Dieselmotoren lambdageregelt betrieben werden. Die schnellen Ansprechzeiten
sollen es gestatten, systematische Unterschiede zwischen den Zylindern auszure-
geln. Weitere Forschungsprojekte beziehen sich auf die Entwicklung neuartiger
Hochdruckeinspritzsysteme mit piezoelektrischer Krafterzeugung. Mit angestreb-
ten Ansprechzeiten im Mikrosekundenbereich wird eine Einspritzverlaufsbeein-
flussung moglich, wodurch sich der thermodynamische Kreisprozefd nachhaltig
verbessern lifst. Einen ebenso bedeutenden Einfluf$ haben innovative Werkstoffe
mit geringerem Gewicht auf den Wirkungsgrad von Motoren.

Wiéhrend vor Jahren noch mechanische Einspritzanlagen mit einfachen Funktio-
nen den Motor mit Kraftstoff versorgten, wurde die Funktionalitdt von elektrisch
angesteuerten Einspritzpumpen bis hin zu modernen Speichereinspritzsystemen
in Verbindung mit elektronischen Steuerungen erheblich erweitert. Es entstanden
dabei einfache elektronische Steuersysteme mit Mikrocontrollern, in denen die
urspriinglichen mechanischen Funktionen durch eine Vielzahl von Kennlinien und
Kennfelder nachgebildet wurden. So sind in heutigen Kraftfahrzeugsteuerungen
bis zu 110 Kennlinien, 440 Kennfelder und 1150 Konstanten implementiert [13],
die in teuren und langwierigen Verfahren auf Priifstinden vermessen werden
miissen. Diese sind dann aber auch nur fiir diesen Testmotor giiltig. Auch wenn
die Praxis gezeigt hat, daff man die Kennlinien und -felder auch auf die Serien-
motoren iibertragen kann, so entstehen z.B. gerade aufgrund von Alterung- und
Temperaturdrift erhebliche Abweichungen. Durch Verwendung von Regelungen
anstatt von Steuerungen koénnten Abweichung von der Sollgréfie aufgrund von
Storungen bzw. anderem Systemverhalten durch Parameterdnderungen ausgere-
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MECHATRONIK

Mechanisches Elektronisches Informationstechni
System System ® Systemtheorie
® Maschinenbau ® Mikroelektronik ® Modellbildung
® Feinwerktechnik ® | eistungselektronik ® Automatisierung
® Sensorik ® Software
® Aktorik ® Kunstliche Intelligenz

Bild 1-2. Mechatronik: Integration verschiedener Disziplinen mit synergetischen Effekten [94]

gelt werden. AufSerdem beschreibt die Darstellung eines Systems durch Kennlinien
bzw. -felder meistens nur das statische Verhalten. Da aber z.B. die Schadstoffemis-
sionen im wesentlichen wihrend dynamischer Uberginge erzeugt werden, ist es
zur optimierten Regelung erforderlich, nicht das statische sondern das dynamische
Systemverhalten des Verbrennungsmotors zu kennen. Basierend auf diesen dyna-
mischen Modellen kénnen adaptive, modellgestiitzte Verfahren zur Regelung und
Uberwachung zum Einsatz kommen.

Die Beschreibung als dynamisches Modell beschrankt sich nicht nur auf den
Verbrennungsmotor, sondern soll als einheitliches Gesamtmodell das gesamte
Antriebssystem umfassen. Auch hier soll dann auf der Basis der ganzheitlichen
Betrachtung eine Optimierung der Steuerungen und Regelungen stattfinden. Nur
so laft sich die Schadstoffreduzierung, der Wirkungsgrad und der Fahrkomfort
noch einmal nachhaltig verbessern.

Betrachtet man dies alles zusammenfassend, so kann die Entwicklung eines
optimalen Antriebssystems nur durch effiziente Synergie mechanischer, elektri-
scher und elektronischer Komponenten erfolgen. Dies wird mit Hilfe des Begriffs
Mechatronik erfaft:

Bei mechanisch-elektronischen Systemen wird der mechanische Prozef$ durch ein elek-
tronisches System ergiinzt. Dieses elektronische System wirkt aufgrund der Mefigrofien
und von aufSen kommenden Fiihrungsgrofien in steuerndem und regelndem Sinne auf
den mechanischen Prozefs ein. Wenn das mechanische und elektronische System zu ei-
nem untrennbaren Gesamtsystem verschmelzen, entsteht ein mechatronisches System.
Dieses kann dann vereinfacht durch Energie- und Informationsstrome gekennzeichnet
werden [94].

Ziel ist dabei die ganzheitliche Entwicklung von Systemen aus technischen Kom-
ponenten, die mit einer intelligenten Steuerung bzw. Regelung versehen sind.
Ubertragt man die Theorie der Mechatronik auf das Antriebssystem, so bedeutet
dies fiir die Elektrotechnik die Entwicklung intelligenter Sensoren und elektri-
scher Aktoren, der Aufbau moglichst vollsténdiger Systembeschreibungen und
den Entwurf ganzheitlicher Steuerungen und Regelungen.

Diese Aufgaben fiir die Elektrotechnik sind so umfassend, daf§ sie selbst inner-
halb einer mehrjahrigen Forschungsarbeit von einer Person nur ausschnittsweise
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behandelt werden kénnen. Die Betrachtung der einzelnen, in dieser Arbeit behan-
delten Teilprojekte, die fiir sich gesehen nicht in einem engen Zusammenhang
stehen, mufl immer im Kontext der Aufgaben fiir die Elektrotechnik gesehen
werden. Dadurch erreicht man einen schliissigen Aufbau. Nach dieser Einleitung
gehoren zur Einfiihrung des Themas die Aufgabenstellung in Kapitel 2 und der
Stand der Forschung in Kapitel 3. Danach ist diese Arbeit entsprechend den Auf-
gaben der Elektrotechnik in die drei groflen Bereiche Modellierung, intelligente
Sensorik und Regelungs- und Steuerungssysteme eingeteilt.

Die Modellbildung erstreckt sich auf alle Komponenten des Antriebssystems,
die zur positiven oder negativen Momentenerzeugung bzw. -tibertragung an den
Fahrzeugrddern beitragen, dem Rad-Strafse-Kontakt, der das Moment in eine Kraft
lings der Fahrzeugrichtung umwandelt, und ein eindimensionales Fahrzeugmo-
dell, das mit Hilfe dieser Kraft beschleunigt bzw. verzogert wird.

Der Motor mit seiner Beschreibung in den Kapiteln 4 bis 8 spielt bei der
Modellbildung eine zentrale Rolle. Deshalb werden seine Vorginge moglichst
genau in mathematischen Formeln abgebildet. So werden der dieselmotorische
Arbeitsprozefs, der Ladungswechsel mit Aufladung, das Common Rail Einspritz-
system, die Verbrennung und das Schubkurbelgetriebe ausfiihrlich beschrieben.
Dabei verlaufen die Vorgénge im Zylinder des Dieselmotors stark instationdr, da
in Sekundenbruchteilen die Arbeitstakte Verdichtung, Verbrennung, Expansion
und Ladungswechsel aufeinander folgen. Aus diesem Grund kann man den Die-
selmotor nicht mit den einfachen Mitteln des idealen Arbeitsprozesses in einer
fir die Modellierung ausreichenden Genauigkeit beschreiben. Ein weiteres Pro-
blem im Bereich der Modellbildung ist die Darstellung der teilweise hochgradig
nichtlinearen Modelle. Wahrend in der Physik als Basis aller Systembeschreibungen
die Zeit gewahlt wird, mufs man gerade bei der Modellierung eines Hubkolben-
verbrennungsmotors zwischen zeit- und winkelbasierten Modellen unterscheiden
[103].

Wiahrend der Motor ein positives Drehmoment erzeugt, besteht die Aufgabe der
Bremsen darin, ein negatives Drehmoment an den Fahrzeugrédern zu erzeugen.
In Kapitel 9 wird das Bremssystem mit elektrohydraulischem Bremsenaktuator
modelliert. Dabei wird hauptséchlich auf die Modellierung des Bremsenaktuators
wertgelegt, da sich Beschreibungen des klassischen Bremssystems in der Literatur
finden lassen [177].

In Kapitel 10 werden alle sonstigen Komponenten des Antriebssystems zu-
sammen mit einer Vereinfachung der Motordarstellung und des Bremssystems
beschrieben. Hierzu gehoren die Elemente zur Ubertragung der Momente, der
Rad-Strafie-Kontakt und das eindimensionale Fahrzeugmodell.

Im Bereich der intelligenten Sensorik werden zwei neue Mefimethoden, die im
Rahmen dieser Forschungsarbeit auch als Patent angemeldet worden sind, prinzi-
piell beschrieben. Hierzu gehort in Kapitel 11 der magnetoelastische Drucksensor,
mit dem der Zeitpunkt teg des Einspritzbeginns durch einen Druckabfall in der
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Einspritzleitung bestimmt werden kann. Hierzu wird nach einer Beschreibung
der MefSidee und einer kurzen Wiederholung ferromagnetischer Eigenschaften,
mit einer ausfiihrlichen Herleitung die Ausgangsspannung am Sensor modelliert
und grofienordnungsmaéflig abgeschatzt. Zur Verifizierung des magnetoelastischen
Drucksensors wurde eine Mefireihe an einem Einspritzsystempriifstand aufge-
nommen und mit Hilfe eines hier beschriebenen Signalverarbeitungsverfahrens
ausgewertet.

In Kapitel 12 wird der beim Ottomotor serienméfSig verwendete Klopfsensor
zur Motordiagnose herangezogen. Nach einer Beschreibung der MefBidee, der
Grundlagen zur Gerduschenstehung bei Verbrennungen und des Klopfsensors
werden zwei Analyseverfahren fiir Diagnosezwecke vorgestellt.

Im Teil Regelungs- und Steuerungssysteme wird im Kapitel 13 ein gesamt-
heitlicher Regelungsentwurf fiir die Antriebssystemregelung fiir Beschleunigung
und Verzogerung in Fahrzeuglidngsrichtung ausfiihrlich vorgestellt. Die einzelnen
Regelungskomponenten, die in dieser Arbeit untersucht werden, finden sich in den
nachfolgenden Kapiteln. So wird in Kapitel 14 die Zylindergleichstellung beschrie-
ben, die die geforderte Einspritzmenge my; in eine Ansteuerungsdauer Tap fiir die
piezoelektrischen Injektoren umsetzt. Dabei werden neben mechanischen Abwei-
chungen auch Druckschwankungen in der Einspritzleitung und weitere Einfliisse
kompensiert. In Kapitel 15 wird unter dem Stichwort Laderegler eine Regelung des
Ladedrucks p p bzw. der Abgasriickfithrrate Xagr vorgestellt. In Kapitel 16 wird
ein Reglerentwurf fiir den Bremsenaktuator aus Kapitel 9 beschrieben. Zum Schlufs
folgt in Kapitel 17 die Antiruckelregelung, die die Drehzahlunterschiede zwischen
Motor und Rader ausregelt.

Im Abschluff folgen eine Zusammenfassung und ein Ausblick. Der Anhang
enthdlt eine kurze Darstellung der in dieser Arbeit verwendeten Regler, eine
vollstandige Auflistung der verwendeten Formelzeichen und ein Glossar der
automobiltechnischen Fachausdriicke.

Dem aufmerksamen Leser wird auffallen, daff einige Teile dieser Arbeit nur
den Stand der Forschung wiederholen und somit keine Neuerungen bringen. Dies
war eine ausdriickliche Bitte der Referenten, um eine bessere Gesamtiibersicht
zu bieten. Bei fachiibergreifenden Dissertationen wird vom Leser spezialisiertes
Fachwissen in mehreren Disziplinen erwartet. Dies verwehrt aber dem durch-
schnittlichen Ingenieur die Moglichkeit, die Ergebnisse dieser Arbeit selbst in die
Praxis umzusetzen. Deshalb wird hier darauf geachtet, dafl der interessierte Leser
diese Arbeit gewinnbringend aufnehmen und verwerten kann.






2 Aufgabenstellung

Die Idee dieser Arbeit ist es, keine abgeschlossene Untersuchung auf einem For-
schungsgebiet zu schaffen, sondern eine Vielzahl neuer Konzepte und Ideen in der
Antriebssystemregelung zu schaffen bzw. zu untersuchen. Diese sollen dann als
Grundlage fiir weitere Arbeiten im Rahmen eines beantragten Sonderforschungs-
bereichs zum Thema Integrierte Antriebssysteme dienen.

Die Aufgabenstellung orientiert sich an den Aufgaben der Elektrotechnik inner-
halb der Mechatronik. Sie umfafit die Bereiche Modellierung, Sensorik, Steuerung
und Regelung. Da das Institut {iber keine eigenen Priifstande verfiigt, konnte eine
Verifizierung aller Arbeiten nur in Zusammenarbeit mit einem Kooperationspart-
ner stattfinden. Hierdurch wurden aufgrund der vorhandenen Priifmoglichkeiten
der Forschungsbereich teilweise spezifiziert. So ist das Antriebssystem des ima-
gindren Kraftfahrzeugs mit einem Dieselhubkolbenverbrennungsmeotor, ein Com-
mon Rail Einspritzsystem, einer Abgasriickfithrung (AGR), einem Turbolader mit
variabler Turbinengeometrie (VIG) und Bremsen mit Brake-by-Wire ausgestattet.
An dieser Ausstattung orientiert sich nattirlich auch die Aufgabenstellung.

Der Aufgabenbereich Modellierung muf alle Antriebssystemkomponenten des
hier verwendeten Kraftfahrzeugs umfassen. Hierzu gehort eine Beschreibung des
dieselmotorischen Arbeitsprozesses, der Aufladung, des Ladungswechsels, des
Common Rail Einspritzsystems mit piezoelektrischen Injektoren, bei dem auch die
Druckschwankungen in den Einspritzleitungen beriicksichtigt werden, der Ver-
brennung unter Berticksichtigung von Piloteinspritzungen, des Schubkurbelgetrie-
bes, des Getriebes, der Kupplung, des Antriebsstrangs, der Bremse mit Brake-by-
Wire und des Rad-Strale-Kontakts. Die Modellierung soll dabei moglichst einfach
ausfallen, aber dennoch die wesentlichen, fiir die Regelung benotigten Merkma-
le beschreiben. Da die wesentlichen Merkmale nicht von vornherein feststehen,
miissen die Modelle entsprechend den Anforderungen der Regelungen fortlau-
fend erweitert werden. Dabei sollen bekannte Systembeschreibungen genutzt und
erweitert, und nicht vorhandene aufgebaut werden. Um die Modellierung des
Antriebssystem so einfach wie moglich zu halten, soll auf ein eindimensionales
Fahrzeugmodell zurtickgegriffen werden, das nur eine Beschleunigung oder Ver-
zogerung in Langsrichtung zuldfit. Gier-, Nick- und Wankbewegungen, die die
Achslast der einzelnen Réder dndern, werden ausgeschlossen.

Im Bereich der Sensorik soll die Anwendung des magnetoelastischen Effekts,
der in fritheren Forschungsarbeiten schon behandelt wurde, untersucht werden.
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Neben einer ausfiihrlichen Modellierung des Sensors soll die prinzipielle Verwend-
barkeit an einem Priifstand verifiziert werden. Auflerdem ist die Verwendung des
im Ottomotor serienméflig verwendeten Klopfsensors zu Diagnosezwecken beim
Dieselmotor zu untersuchen.

Der wichtigste Teil liegt im Aufbau einen neuen, gesamtheitlichen Regelungs-
und Steuerungsentwurf fiir das Antriebssystem. Unter Beachtung bestehender Re-
gelungssysteme wie dem Antiblockiersystem (ABS), der Antriebsschlupfregelung
(ASR) und der Fahrstabilitdtsregelung (FSR) sollen neue Komponenten erschaffen
werden. Hierzu gehort eine Zylindergleichstellung, die eine gleichméfliige Ver-
teilung des Kraftstoffs auf alle Zylinder gewéhrleisten soll, einen dynamischen
Ladedruckregler, einen Abgasriickfithrungsratenregler, einen Bremsenregler und
eine Antiruckelregelung. Dabei ist zu beachten, dafs die Regler modellbasiert ent-
worfen werden. Eine Verwendung von ausgemessenen Kennfeldern zur Steuerung
von Komponenten ist zu vermeiden.



3 Stand der Forschung

Da der Automobilsektor einer der marktwirtschaftlich heifs umkampftesten Unter-
nehmensbereiche in der Welt ist, findet nattirlich auch der grofste Teil der Forschung
geheimgehalten in den jeweiligen Konzernen statt. Veroffentlicht wird somit nicht
der Stand der Forschung, sondern der Stand der Serien- bzw. Vorproduktion.
Dadurch kénnen zwar Riickschliisse auf die verschiedenen Forschungsaktivitdten
gezogen werden, wie weit oder mit welchen Losungsansitzen gearbeitet wird,
kann nicht ermittelt werden.

Neben der Unternehmensforschung findet auch eine Forschung an Hochschulen
bzw. offentlichen Einrichtungen statt. Diese ist durchaus veroffentlichungsfreudi-
ger, sodafl man tiber eine grofie Anzahl von Literaturstellen verfiigen kann. Da aber
auch hier, aufgrund intensiver Zusammenarbeit zwischen Hochschule und Indu-
strie, manchmal genaue Verfahren oder Vorgehensweisen nicht exakt beschrieben
werden, ist eine Beschreibung vom Stand der Forschung nur mit Einschrankungen
moglich. Eine Reproduktion der Ergebnisse zur wissenschaftlichen Untermauerung
der Verfahren fillt jedoch weg.

Im Bereich der Modellierung konnte auf eine grofle Anzahl von Artikeln, Biicher
und sonstige Veroffentlichungen zuriickgegriffen werden. Der dieselmotorische
Arbeitsprozeff wird zum ersten mal bei seiner Anmeldung als Patent durch RU-
DOLF DIESEL am 27. Mirz 1892 beschrieben. In dieser Arbeit werden hingegen
[88, 153, 168, 227, 107] herangezogen. Bei der Beschreibung von Ladungswechsel
und Aufladung wird auf [81, 153, 168, 218, 227, 238] zuriickgegriffen. Auch wenn
das Common Rail Einspritzsystem relativ neu ist, findet man bereits eine grofie
Anzahl von Literaturstellen. Die meisten Autoren belassen es aber bei einer allge-
meinen Beschreibung. Durch die Kombination klassischer Einspritzsysteme, die in
[22, 48, 116, 184] sehr gut beschrieben werden, mit piezoelektrischen Aktuatoren
nach [40, 150, 185], kann eine Modellbeschreibung fiir das gesamte Einspritzsystem
gewonnen werden. Die finite Modellierung der Einspritzleitung zur Vorhersage
von Druckschwankungen wurde durch Ubertragung eines Modells zur Beschrei-
bung von Stréomungs- und Druckschwankungen in den menschlichen Blutbahnen
in [198, 197] erreicht. Bei der mathematischen Beschreibung des Verbrennungs-
vorgangs stand natiirlich die Arbeit [229] zur Verfiigung. Diese hat aber den
Nachteil, daf Mehrfacheinspritzung, wie sie beim Common Rail Einspritzsystem
vorkommen, nicht berticksichtigt werden konnen. Bei der Modellierung werden
deshalb die Verfahren von [55] und [37] herangezogen. Das Schubkurbelgetriebe
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ist wieder eine Komponente, die in den 60er bis 80er Jahren vielseitig untersucht
wurde [17, 58, 137, 227]. Wihrend die Hydraulikbremse z.B. durch [139, 177] gut
wiedergegeben wird, findet man in der Literatur, von einigen Ubersichtsartikel
wie z.B. [19], so gut wie nichts {iber Bremsenaktuatoren, da diese einen wichti-
gen Punkt in der Industrieforschung darstellen. Aufgrund der Zusammenarbeit
mit der Firma SIEMENS AG konnte eine Modellbeschreibung auf der Basis der
,Hardware” erstellt werden. Die restlichen Komponenten des Antriebssystems,
der Rad-Strafle-Kontakt und das eindimensionale Fahrzeugmodell sind so trivial,
daf sie in unzahligen Veroffentlichungen zur Verfiigung stehen. Erwahnt sei hier
[107, 115, 227].

Der magnetoelastische Effekt ist zwar ein selten genutzter, aber physikalisch
gut beschriebener Effekt. Magnetoelastische Mefigrofienaufnehmer werden vor-
wiegend fir grofle Krifte unter rauhen Betriebsbedingungen verwendet, wenn
der grofsere Fehler gegentiber Kraftaufnehmern mit Dehnmefstreifen (DMS) nicht
entscheidend und der grofiere MefSeffekt mit dem verstdrkerlosen Betrieb aus-
schlaggebend ist. In Arbeiten wie [150] wurden die prinzipiellen Herleitungen
fiir die Verwendung von Drucksensoren in rohrférmigen Leitungen durchgefiihrt.
Weitere Veroffentlichungen bzw. Hinweise auf Forschungstétigkeiten in diesem
Bereich liegen nicht vor. Der Klopfsensor ist in der Verwendung beim Ottomo-
tor sehr ausfiihrlich beschrieben. Jedoch gibt es bis jetzt keine Literatur tiber die
Verwendung beim Dieselmotor.

Im Bereich der Regelungstechnik gibt es eine grofle Anzahl von Veroffentli-
chungen, die die Regelung von Dieselmotoren oder Antriebssystemen allgemein
behandeln. Hier sei auf die in letzter Zeit erschienenen Artikel [28, 79, 95, 110, 172]
verwiesen. Im Bereich der Zylindergleichstellung bzw. Laufruheregelung gibt es
neben einer guten Ubersicht [75] einige dltere Artikel [47, 111, 178, 179, 182],
die hauptsdchlich im Bereich Laufruheregelung bzw. Misfire-Detektion beim Ot-
tomotor einfache empirische oder komplexe statistische bzw. signaltheoretische
Methoden vorstellen. Eine modellbasierte Fehlerermittlung in jedem Betriebszu-
stand und fiir jeden Zylinder gibt es nicht. Die Regelung von Ladedruck und
Abgasriickfiihrungsrate wird hingegen von vielen Autoren behandelt [156, 220].
Beim Bremsregler findet man mit [19] eine allgemeine Beschreibung, aber keine
genauen Verfahren bzw. Algorithmen. Die Antiruckelregelung wird zwar von un-
terschiedlichen Autoren als eine Aufgabe der Fahrzeugregelung bezeichnet, jedoch
wurden bis jetzt nur empirische Losungsansitze prasentiert.
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4 Dieselmotorischer Arbeitsproze

Am 27. Februar 1892 meldet der Ingenieur RUDOLF DIESEL beim Kaiserlichen
Patentamt zu Berlin ein Patent auf ,Neue rationelle Warmekraftmaschinen” an,
worauf ihm am 23. Februar 1893 das DRP 67207 iiber , Arbeitsverfahren und
Ausfithrungsart fiir Verbrennungskraftmaschinen”, datiert auf den 28. Februar
1892, erteilt wird.

Arbeitsverfahren fiir Verbrennungskraftmaschinen, gekennzeichnet dadurch, dafl in
einem Cylinder vom Arbeitskolben reine Luft oder anderes indifferentes Gas (bzw.
Dampf) mit reiner Luft so stark verdichtet wird, dafi die hierdurch entstandene Tem-
peratur weit iiber der Entziindungstemperatur des zu benutzenden Brennstoffes liegt,
worauf die Brennstoffzufuhr vom todten Punkt ab so allmilig stattfindet, daf$ die Ver-
brennung wegen des ausschiebenden Kolbens und der dadurch bewirkten Expansion
der verdichteten Luft ohne wesentliche Druck- und Temperaturerhohung erfolgt, wor-
auf nach Abschluf$ der Brennstoffzufuhr die weitere Expansion der im Arbeitscylinder
befindlichen Gasmasse stattfindet. [153]

DIESEL greift also zur Realisierung des Carnot-Prozesses auf das seit NIKOLAUS
OTTO zum ,Stand der Technik” gehtrende Viertakt-Verfahren zurtick. Er glaubt,
durch die isotherme Verbrennung bei maximal 800°C die Temperaturbelastung
im Motor so gering halten zu konnen, daf§ er ohne Kiihlung auskommt. Diese
Grenztemperatur bedingt jedoch Kompressionsdriicke von ca. 250at, womit sich
DIESEL weit tiber den geltenden ,,Stand der Technik” erhebt.

4.1 Thermodynamische Grundiagen

4.1.1 Zustandsgleichung

Der Zustand einer Gasmasse m ist durch zwei thermische Zustandsgrofien iiber
die allgemeine Zustandsgleichung fiir ideale Gase

p-V=mRT (4-1)
bestimmbar. Der Zustand eines Gases 148t sich somit mit dem Wertepaar (p,V) in

einem p,V-Diagramm darstellen und verfolgen. Der Term p-V macht dabei eine
Aussage tiber die Energie des Gases in Abhéngigkeit von Masse und Temperatur.
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4.1.2 1. Hauptsatz der Thermodynamik

Der 1. Hauptsatz der Thermodynamik beschreibt die Energieerhaltung in Syste-
men. In einigen Phasen des Arbeitsprozesses eines Verbrennungsmotors tritt ein
instationdrer Massentransport iiber die Systemgrenzen auf. Fiir diesen Fall, der z.B.
beim Ladungswechsel auftritt, wird die Energiegleichung durch

dW +dQa+y dm (hi +eai) = dU +dE, (4-2)

beschrieben. Dabei bezeichnet\W die tiber die Systemgrenzen verrichtete technische
Arbeit, Q, die tiber die Systemgrenzen flieSende duflere Warme, my die tiber die
Systemgrenzen flieSende Masse, h; die spezifische Enthalpie, €,; die spezifische
duflere Energie (z.B. kinetische oder potentielle Energie), U die innere Energie und
Ea die dufiere Energie des Systems. Die linke Seite von (4-2) ist die Summe der tiber
die Systemgrenzen transportierten Energien. Die einzelnen Energieanteile haben
positives Vorzeichen, wenn sie dem System zugefiihrt werden. Die rechte Seite von
(4-2) beschreibt die im System gespeicherten Energien.

Wiéhrend der Kompressions- und Expansionsphase findet kein Massentransport
tiber die Systemgrenzen statt. In diesem Fall vereinfacht sich (4-2) zu

dW +dQy =dU +dE,. (4-3)

4.1.3 Enthalpie

Die spezifische Enthalpie hist durch

h=u+p-v (4-4)
die spezifische innere Energie u, dem Druck p und dem spezifischen Volumen v
definiert.

4.2 MotorprozeBrechnung

Die Aufgabe der Motorprozefirechnung ist die Berechnung der Zustandsanderung
(Druck, Temperatur, Masse, Zusammensetzung, . ..) im Zylinder. Als Vorga-
begrofie fir die Berechnung miissen die Randbedingungen des Prozesses, wie
Einspritzverlauf (Kapitel 6), Ladewechsel (Kapitel 5), Brennverlauf (Kapitel 7) und
Wandwarmeverluste, bekannt sein. Im vorliegenden Abschnitt werden die Zusam-
menhédnge zwischen diesen Vorgabe- und Ergebnisgrofien hergeleitet. Dazu muf3
ein geeignetes thermodynamisches Modell definiert werden.

4.2.1 Einzonenmodell

Man trifft die Annahme, daf§ sich Druck, Temperatur und Zusammensetzung der
Gase im Zylinder in Abhéngigkeit von der Zeit und damit vom Kurbelwinkel
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Bild 4-1. Thermodynamisches Einzo-
nenmodell fiir den Zylinder

Systemgrnze

andern konnen, sie aber unabhingig vom Ort im Zylinder sind. Die Zylinderla-
dung wird somit als homogen angesehen, was man als Einzonenmodell (Bild 4-1)
bezeichnet.

Diese Voraussetzung stimmt mit den tatsdchlichen Vorgangen im Zylinder des
Dieselmotors natiirlich nicht tiberein. Sie fiihrt aber trotzdem zu Rechenergebnis-
sen, die fiir die meisten Entwicklungsaufgaben genau genug sind.

4.2.2 Zustandsgleichung

Der Zustand der Ladung im Zylinder wird durch Druck p, Temperatur T, Volumen
V und Zusammensetzung (Masse m der Komponenten i) definiert. Zwischen diesen
Grofsen besteht ein physikalischer Zusammenhang, der im Falle des idealen Gases
durch die thermische Zustandsgleichung (4-1) beschrieben wird. Die Gesamtmasse
mist dabei die Summe der Teilmassen der einzelnen Komponenten

M= My +Mp+Mg+...

und die Gaskonstante R hdngt von der Zusammensetzung der Komponenten ab.
Um die Zusammensetzung zu beschreiben, verwendet man das Verbrennungsluft-
verhltnis.

4.2.2.1 Verbrennungslufiverhdiltnis

Das Verbrennungsluftverhaltnis

M
(Mev +Meyo)Lst
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gibt das Verhéltnis von frischer zu verbrannter Luftmasse an. Dabei bezeichnet my
die sich im Zylinder befindene Luftmasse, mgy die im laufenden Arbeitsspiel be-
reits verbrannte Kraftstoffmasse, mgyo die verbrannte Kraftstoffmasse im Restgas
und Lg; den theoretischen Luftbedarf bei stochiometrischer Verbrennung. Je nach
Restgasanteil ist das momentane Verbrennungsluftverhéltnis zu Beginn der Ver-
brennung des Kraftstoffs sehr grofs (A\y > 10) und féllt wihrend der Verbrennung
ab, um nach Verbrennungsende konstant zu bleiben. Fiir die Modellierung wird
die Ableitung von Ay nach ¢

d\v Av dmgy
dd  mey+meyo dd
benotigt.

4.2.2.2 Innere Energie des Arbeitsgases

Die innere Energie

U=m- U(Ta>\V7 p) (4_6)
des Arbeitsgases ist abhdngig von Temperatur T, dem momentanen Verbrennungs-
luftverhiltnis Ay und dem Druck p. Fiir die Ableitung der inneren Energie nach
dem Kurbelwellenwinkel ¢ erhélt man

du du dm

G (o) T () O ()
do oT DAY do OAv T d¢ oap T d¢

Die Abhéngigkeit der inneren Energie von der Temperatur ist groS. Das momen-
tane Verbrennungsluftverhltnis Ay hat bei Werten unterhalb von 1 einen starken
Einflufs, bei Werten grofSer als 1 einen geringen. Die Druckabhingigkeit ist sehr ge-
ring. Fiir eine Modellierung ist es sehr hilfreich die innere Energie des Arbeitsgases
in einer analytischen Form darstellen zu konnen. Auf Untersuchungsergebnissen
von JUSTI [99] basiert der bewihrte Ansatz

mit

0,0485
u(T,\v) = 144,55. [ - (o, 0975+ )\075> (T-To)%-10°°

4

3,36
7,768+ 5 80) (T =To)%-10*

46,4
4896+ )\093> (T=To)t-10°2

46,9
Av ) ] &7)

/\/—\/—\
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mit To = 273 15K. Eine Druckabhingigkeit g—‘; ist dabei nicht berticksichtigt. Spéte-
re Untersuchungen [117] zeigen, daf} die Berticksichtigung der Druckabhangigkeit
und der dadurch erreichbare Genauigkeitsgewinn gegeniiber dem Einflufl anderer
Vereinfachungen vernachlissigbar ist. Aus diesem Grund wird in dieser Model-
lierung auf eine Berticksichtigung der Druckabhdngigkeit der inneren Energie
verzichtet.

4.2.2.3 Gaskonstante

Wie auf die innerer Energie haben Druck p, Temperatur T und das momentane Ver-
brennungsluftverhiltnis Ay einen verschieden starken Einfluf$ auf die Gaskonstante
R=R(T, Ay, p) mit dem totalen Differential

d_R_<a_R) d_T+<a_R) &Jr("_R) dp
o \aT /), 4 \on ), do " \ap)y,, do°
oR

Aus Messungen ist zu erkennen, dafs der Einflul von & nur bei Temperatu-

ren iiber 1800K und der von ;TF; erst fir Ay < 1,2 merklich ist [168]. Typische
Gastemperaturen in Dieselmotoren liegen unterhalb 1800K. Das momentane Ver-
brennungsluftverhiltnis liegt selbst bei Vollast unter Beachtung der Rufigrenze
immer {iber 1,4. Somit ist die Anderung der Gaskonstanten nicht entscheidend.
Fiir eine Modellierung kann daher der Wert der Gaskonstanten von reiner Luft

R = Ry st = constverwendet werden.

4.2.3 Erhaltung der Masse und der Energie

Im Zylinder befindet sich eine Ladungsmasse mmit bestimmter Zusammensetzung.
Die Masse m kann sich dadurch dndern, dafs Masse iiber das Einlaf$ventil dmg,
das Auslafiventil dm oder das Einspritzventil dmg zu- oder abgefithrt wird.
Gasverluste durch Undichtigkeiten werden hier vernachlassigt. Hieraus ergibt sich
der Massenerhaltungssatz
dm=dme +dmg+dma.

Dabei werden die einstrémenden Massen positiv und die ausstromenden Massen
negativ eingesetzt.

Der 1. Hauptsatz der Thermodynamik (4-2) beschreibt die Erhaltung der Energie.
Danach kann sich die innere Energie U im Zylinder nur dndern, wenn {iiber
die Systemgrenze Enthalpie dH in Zusammenhang mit einer Masse dm Warme
dQu oder Arbeit dW zu- oder abgefiihrt wird. Die durch die Verbrennung des
eingespritzten Kraftstoffs freigesetzte Energie wird als innere Warmezufuhr dQg
angesehen. Hiermit gilt der Energieerhaltungssatz

dW+dQy +dQs +dHg + dHa +dHg = dU
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mit
dHE/A:d(hE/A-nE/A) dU:d(Um)
Die innere Energie U des Gases wird demnach durch Zufithrung einerseits von

Waérme und mechanischer Arbeit und andererseits durch die Enthalpiestrome
verdndert.

4.2.3.1 Volumendinderungsarbeit

Die Arbeit
dW = —pdV

beschreibt die Energiednderung durch Anderung des Zylindervolumens. Die Vo-
lumendnderung 146t sich dabei unter Beachtung der Geometrie des Kurbeltriebs
(s.h. Kapitel 8) bestimmen.

4.2.3.2 Wandwdrmeverluste

Durch die Verbrennung wird ein Warmeflusf {iber die den Brennraum begrenzen-
den Flachen verursacht. Dieser Flufs ist, abhdngig von Konstruktion des Motors
und Betriebszustand, Ortlich und zeitlich sehr verschieden. Wihrend die zeitli-
chen Temperaturschwankungen des Gases im Brennraum (mehr als 2000 K pro
Arbeitsspiel) einen grofien Einfluf$ auf die Prozefirechnung haben und aus diesem
Grund nicht vernachlédssigt werden diirfen, beeinflussen die ortlichen Tempera-
turunterschiede das Rechenergebnis einer Arbeitsprozefisimulation kaum. Aus
diesem Grund kann angenommen werden, daf$ entsprechend den Annahmen fiir
das Einzonenmodell zu einem bestimmten Zeitpunkt im gesamten Brennraum eine
einheitliche Temperatur herrscht [168].

Im Verbrennungsmotor kommen alle Hauptarten der Warmeiibertragung vor.
Dies sind die Warmetibertragung durch Leitung, Konvektion und Strahlung.
Auf der Brennraumseite treten Konvektion und Strahlung auf. Kiihlmittelseitig
wirkt hauptséachlich Konvektion. In der Zylinderwand erfolgt der Warmeiibergang
ausschliefllich durch Leitung Fiir die pro Zeiteinheit ibergehende Wandwéarme

dQw
dt
mit den Warmetibergangskoeffizienten ki und den raumbegrenzenden Teilflichen

A des Kolbens, des Zylinderkopfes und der Zylinderwand. Der Warmetibergangs-
koeffizient

= (Tz —Tkm) ZKA.

berticksichtigt alle Einfliisse des Warmetransports vom Gas an das Kiihlmittel.
Neben der zylinderseitigen 0z und der kiihlmittelseitigen axym Warmeiibergangs-
zahl werden hierzu die Dicke s und die Wérmeleitfahigkeit A der Zylinderwand
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benotigt. Fiir akm kann ndherungsweise der Wert fiir von Wasser umstromten
Rohren verwendet werden. Die zylinderseitige Warmetibergangszahl az hingt
von mehreren das Arbeitsgas beschreibenden Groflen ab. Sie setzt sich aus dem
konvektiven Anteil und dem durch Strahlung

Oz = OKonv. + Ostr,

zusammen. Der strahlungsbedingte Anteil wird bei Dieselmotoren im wesentli-
chen durch die Rufstrahlung bestimmt. Diese Strahlung entsteht bei der ruffenden
Verbrennung winziger Kraftstofftropfchen unter Luftmangel. Um die Starke die-
ser Strahlung und damit auch den Beitrag zur Warmeiibergangszahl (zwischen
wenigen Prozent und etwa 40%) zu berechnen, benétigt man Kenntnis von der
Konzentration der RufSteilchen im Brennraum. Diese ist jedoch nicht durch einfache
Modellierung errechenbar, weshalb hier auf eine genauere Behandlung verzichtet
wird.

Zylinderseitiger Wérmeliibergang durch Konvektion

Viele Forschungsarbeiten beschéftigten sich seit langem mit der Ermittlung der
Warmetibergangszahl. Bei den Ergebnissen sind jedoch erhebliche Abweichungen
voneinander zu beobachten. Dies liegt vor allem daran, daff die Groflen, von denen
die konvektive Warmetibergangszahl abhidngt, wie z.B. der Druck, die Temperatur
und die Geschwindigkeit des Gases im Brennraum, nur schwer zu erfassen sind.
Bei der Berechnung der Wandwérme kann aus diesem Grund keine sehr hohe
Genauigkeit erwartet werden.

Die in der Praxis gerne verwendeten Warmetibergangsbeziehungen basieren
auf Versuchsergebnissen unter Miteinbeziehung der Ahnlichkeitstheorie. Diese
stellt allgemein einen funktionalen Zusammenhang Nu = f(Re, Pr) zwischen Stré-
mungen und Gase beschreibenden Groflen wie Nufielt- (Nu), Reynolds- (Re) und
Prandlzahl (Pr) dar. Dabei wird der Motorzylinder als turbulent durchstromtes
Rohr betrachtet und angenommen, daf§ die Prandlzahl in dem betrachteten Tempe-
raturbereich konstant ist. Daraus folgt mit Verwendung der Ahnlichkeitsbeziehung
von Nuflelt die Beziehung

Nu = O;\—d ~ Re%786,
Um die Wirmetibergangszahl fiir Motoren zu ermitteln, werden Modifikatio-
nen hinsichtlich des Exponenten vorgenommen. Bei den Stoffgrofien des Gases
werden die Abhéngigkeiten von Druck und Temperatur berticksichtigt. Die cha-
rakteristische Geschwindigkeit wird durch einen Zusammenhang mit der mittleren
Kolbengeschwindigkeit ¢y, ersetzt. Eine der hdufig verwendeten Warmetibergangs-
beziehungen ist die von HOHENBERG [88]

Giony, = 130/ 00T 0% (G, 1-1,4)°°,

Diese Gleichung hat gegentiber anderen den Vorteil, daf§ die darin enthaltenen
Groflen aus der Arbeitsprozefirechnung entnommen werden kénnen. Hierbei wird
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versucht zu berticksichtigen, daf sich durch die Kolbenbewegung die Strémungs-
verhiltnisse standig dandern. Die Annahme einer zur mittleren Kolbengeschwindig-
keit proportionalen und im gesamten Hubbereich konstanten Stromungsgeschwin-
digkeit hat zur Folge, daff die bei einem bestimmten Kurbelwinkel tibergehende
Wandwirme nur ndherungsweise erfait werden kann. Die von HOHENBERG
ermittelte Gleichung wird neben anderen dennoch in der Praxis verwendet, da
genauere Beschreibungen nicht existieren und der Verlauf des Ubergangskoeffizi-
enten zumindest im Prinzip gut wiedergegeben wird.

4.2.3.3 Brennverlauf

Die durch die Verbrennung freigesetzte Energie
dQB = Hydmgy

ergibt sich aus dem Heizwert Hy und der verbrannten Kraftstoffmasse mgy unter
Vernachldssigung der Enthalpie des eingespritzten Kraftstoffs dHg. Der zeitliche
oder kurbelwinkelabhingige Verlauf der durch die Verbrennung freigesetzten
Energie ist eine der wichtigsten Vorgabegrofien fiir die Realprozefirechnung. Dieser
ist im realen Motor von vielen Parametern abhédngig. Da diese Beschreibung so
umfangreich ist, findet man weitere Ausfithrungen in Kapitel 7.

4.3 Simulation

Das Differentialgleichungssystem, das die thermodynamischen Vorgdnge im
Brennraum beschreibt, kann nicht in geschlossener Form gelost werden. Die
Berechnung ist Schritt fiir Schritt durchzuftihren, daftir verwendet man wegen
der relativ hohen Genauigkeit haufig das Runge-Kutta-Verfahren. Dabei fiihrt die
Ladungswechselphase (s.h. Kapitel 5) zu einem Massen- und Energieflufs tiber die
Systemgrenzen.

Die in dieser Arbeit behandelte Modellierung hat im wesentlichen die Berech-
nung des Zylinderdruckverlaufs zum Ziel, um dessen Wirkung auf die Kurbelwel-
lenbewegung iiber mehrere Arbeitsspiele hinweg zu simulieren. Im Bild 4-2 sind
Simulationsergebnisse der Modellierung zu sehen.

Inder Verdichtungsphase vor der Verbrennung des Kraftstoffs ist ein Druck- und
Temperaturanstieg zu erkennen, dessen hauptséchliche Ursache die Kompression
des Gases durch den Kolben ist. Mit dem in Kapitel 7 vorgestellten Brennverlauf
andert sich die Gasmasse im Zylinder. Durch die Verbrennung wird dem System
Energie zugefiihrt, was einen starken Temperatur- und Druckanstieg zur Folge hat.
Dem Druckverlauf durch die Verdichtung, dem Schleppdruck, wird sozusagen
ein Druckverlauf durch die Verbrennung iiberlagert. Nach dem oberen Totpunkt
steigt das Brennraumvolumen an, was zu einem Abfall des Schleppdrucks fithrt und
damit auch zu einer Abnahme des Brennraumdrucks. In der Ladungswechselphase,
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Bild 4-2. Ergebnis der Simulation

Bild 4-3. p-V-Diagramm
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die aus dem Offnen und SchlieBen des Aus- und EinlaBventils besteht, kann man
sehr gut den Gasaustausch sehen. In Bild 4-3 ist das entsprechende p-V-Diagramm
iiber mehrere Arbeitsspiele dargestellt.

Hierbei kann man sehr gut zwischen der Ladungswechselphase und der Kom-
pression mit anschliefender Verbrennung unterscheiden.






5 Ladungswechsel und Aufladung

Der Ladungswechsel setzt am Ende des Expansionshubes ein und besitzt die Auf-
gabe, den Austausch der Abgase gegen Luft als eine Grundvoraussetzung fiir einen
Motor mit innerer Verbrennung und die zum Schlieffen des thermodynamischen
Kreisprozesses erforderliche Warmeabfuhr durchzufiihren. Dies kann nach dem
Viertakt- oder nach dem Zweitaktverfahren erfolgen. Der in dieser Arbeit verwen-
dete Motor arbeitet nach dem Viertaktverfahren. Dabei wird der Luftaustausch
iiber nockengesteuerte Ventile realisiert. [153, Kapitel 2]

Die Aufladung eines Verbrennungsmotors stellt primér ein Verfahren zur Stei-
gerung seiner Leistungsdichte dar. Dabei wird der Zylinder mit bereits vorver-
dichteter Luft beschickt, sodafl bei gleichem Zylindervolumen mehr Kraftstoff
verbrannt werden kann. Der in dieser Arbeit verwendete Motor arbeitet mit ei-
nem Abgasturbolader. Dabei wird der Luftkompressor von einer mit dem Abgas
beaufschlagten Turbine angetrieben. [227, Kapitel 6]

In diesem Kapitel werden nach einer theoretischen Betrachtung von Gasstro-
mungen die einzelnen Motorkomponenten modelliert. Dabei wird neben dem
reinen Ladungswechsel und der Aufladung zusatzlich die Abgasriickfithrung und
die Ladeluftkiihlung betrachtet.

5.1 Sitréomung

5.1.1 Thermodynamische Grundliagen

Neben den thermodynamischen Grundlagen in Abschnitt 4.1 werden die spezifi-
schen Warmekapazitaten

oh ou
ot “N=5

p=const

bei konstantem Druck bzw. Volumen benétigt. Die Differenz der beiden spezifi-
schen Warmekapazitaten

cp(T) (5-1)

v=const

cp(T)—c(T) =R (5-2)

entspricht der Gaskonstanten. Mit Hilfe des dimensionslosen Isentropenexponent
T

_ 6(TM) (5-3)

o(T)
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Bild 5-1. Stromung durch einen Kanal mit den
Ebenen 1 und 2, deren Geschwindigkeiten wy
bzw. Wy, deren geoditischen Hohen z; bzw. z
und deren Querschnittsflichen A; und Ay

erhilt man mit

K 1
pT)= 2R o(T)= 64
eine Darstellung, bei der von den drei Grofien cp, C, und K nur eine bekannt sein
muf3, um die anderen berechnen zu kénnen.

5.1.2 Stationére Strémung

Fiir eine stationdre Stromung durch einen Kanal nach Bild 5-1 gelten die Grundsétze
der Massen-, Energie- und Impulserhaltung.

Massenerhaltung

Fir die eindimensionale stationdre Stromung mufs der Massenstrom m tiber die
Kanallédnge konstant sein.

m:A-p-w:A~VvV:const (5-5)

Energieerhalfung

Ohne duflere Arbeitsleistung gilt der erste Hauptsatz fiir allgemeine stationdre
FlieSprozesse.
wsows
?2—?1:h1—h2+qa—g-(22—21) (5-6)
Dabei beschreibt hy bzw. h, die Enthalpien in den entsprechenden Querschnitten
und 0, die duflere Warme, die positiv gezdhlt wird, wenn sie zugefiihrt wird.
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5.1.2.1 Reibungsfreie Stromung
Fiir die stationdre, adiabate und horizontal verlaufende Strémung durch einen
Kanal vereinfacht sich (5-6).

Wi owi

o =h—hy (5-7)

Dabei beschreibt (5-7) die Energieerhaltung des FlieBprozesses auch bei Reibung.

Bei Reibungsfreiheit und bei idealen Gasen gelten zusitzlich die thermische Zu-

standsgleichung (4-1), die Enthalpiegleichung (5-1) und die Isentropengleichung
k=1

T ( pz) T«

e —_— . 5'8

7.~ \n, (5-8)
Setzt man die Anfangsgeschwindigkeit w; = wp = 0, so ergibt sich mit Anfangs-
druck pg und spezifischem Volumen vg die Geschwindigkeit

W = +/2pgVoV
mit der Geschwindigkeitsfunktion

= (0)7)

Die durch einen gegebenen Querschnitt A durchstrémende Masse je Zeiteinheit
errechnet sich aus

. A
m= AVVV = v/ 2povol (5-9)
0
mit der DurchfluSfunktion

2 K+l
. K p K p K !
- (- (2)7)

die in Bild 5-2 exemplarisch fiir K = 1,3 und K = 1,4 gegeniiber dem Druckverhélt-
nis p—F:) darstellt ist. Das Druckverhélinis ist immer kleiner gleich 1. Sollte der Druck

p iiber den von py steigen, so dreht sich Durchflufsrichtung um.
Die DurchfluSfunktion @ besitzt ein Maximum bei dem kritischen Druckverhélt-

nis
Pait (2 \**
Po K+1

mit der kritischen Geschwindigkeit

Wirit = /K Prrit - Virit = VK * R- Tt
die der ortlichen Schallgeschwindigkeit ¢y entspricht. Bei einem Druckverhéltnis
p_r; < % ergébe sich eine tiberkritische Geschwindigkeit W > W;it. Diese kann aber
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Bild 5-2. DurchflufSfunktion s bei isotroper
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nur erreicht werden, wenn eine genau angepafite Lavaldiise mit einer Verengung
und einer anschliefenden Erweiterung verwendet wird. Bei einer Diise mit einer
einfachen Verengung kann maximal die kritische Geschwindigkeit erreicht werden.

An den Auslaf8ventilen von Verbrennungskraftmaschinen treten oft tiberkri-
tische Druckverhiltnisse auf, welche aber, da keine Lavaldiise vorhanden ist,
maximal zu tiberkritischen Geschwindigkeiten fiihren kénnen.

5.1.2.2 Reibungsbehaftete Strémung

Bei der reibungsbehafteten Stromung findet im Vergleich zur reibungsfreien Stro-
mung ein Geschwindigkeitsverlust statt. Dieser Geschwindigkeitsverlust wird in
der Praxis hdufig durch einen Geschwindigkeitsbeiwert ¢ ausgedriickt.

Wreib = ¢ W
Bei scharfen Offnungen (z.B. bei Blenden) tritt zusétzlich noch eine Einschniirung

der Stromung auf einen kleineren Querschnitt als den Offnungsquerschnitt auf, die
durch die Kontraktionsziffer a ausgedriickt werden kann.

Aeif =0 -A
Die durch Reibung und Kontraktion verursachte Verminderung des Massenstro-
mes wird durch den Durchflufibeiwert [ berticksichtigt.

Meft = H-M (5-11)
Der Durchflufibeiwert P beriicksichtigt aufSer dem Produkt ¢ - o noch die Dichte-

anderung infolge Reibung. Er kann fiir eine gegebene Kanalform am Strémungs-
prifstand ermittelt werden. Mit (5-9), (5-10), (5-11) und Vo = p—lo erhdlt man die

Durchflufigleichung fiir die reibungsbehaftete Stromung.

o = - AV/Z Do Po &((p)—@)) 512

Po Po
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5.1.3 Instationdre Fadenstromung

Eine exakte Beschreibung instationdrer Stromungsvorgange ist aufgrund der Kom-
plexitdt nicht moglich. Man bedient sich stattdessen einer finiten Beschreibung,
bei dem das System in einzelne, kleine Elemente zerlegt wird. Fiir die Berechnung
der Gastemperatur T, der Gasmasse mund des Drucks p in jedem Element wird
vorausgesetzt, dafy diese Groflen in den Elementen ortlich konstant sind. Die Be-
rechnung erfolgt dann nach der Fiill- und Entleermethode. Das bedeutet, daf§ die
instationdren Vorgénge fiir kleine Zeitintervalle als stationdr betrachtet werden.
Dadurch werden die zeitlichen Unterschiede der oben genannten Grofien in den
einzelnen Elementen berticksichtigt, 6rtliche Unterschiede jedoch nicht.

Fir die Berechnung der drei GroSen T, m und p benétigt die thermische
Zustandsgleichung (4-1), die Energiegleichung (4-2)

du  d(m-u) dmy, h dmy, dQu

dt - dt Tdt * dt dt
und die Kontinuitatsgleichung

dm dm, dmy

dt  dt dt -
Die zu- bzw. abflieffenden Massestrome zwischen den Elementen werden mit Hilfe
der Durchflufigleichung (5-12) berechnet.

Die weiteren Uberlegungen zur Bestimmung von T, m ungl p inklusive der

Berticksichtung von Wandwiarmeverlusten entsprechen den Uberlegungen zur
dieselmotorischen Arbeitsprozefsrechnung in Abschnitt 4.2.

=hyy-

5.2 Motorkomponenten

Neben den allgemeinen, finiten Elementen werden bei der Motorprozefirechnung
besondere Elemente benétigt, um das Verhalten von Frisch- und Abgasen modellie-
ren zu konnen.

5.2.1 Ein- und AuslaBventile

Bei den Ein- und Auslafsventilen handelt es sich bei stromungstechnischer Betrach-
tung um Diisen mit variablem Querschnitt. Ist ein Ventil geschlossen, so besitzt
es den Querschnitt A= 0. Der Durchfluff wird mit Hilfe der Durchfluigleichung
(5-12) berechnet.

Der Querschnitt der Ventile ist eine Funktion des Ventilhubs, und wird verein-
facht in einem linearen Modell darstellt.

SN
A= A
SNmax
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OT Expansion UT Auslal oT Einlal3 UT Kompression OT
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Kurbelwellenwinkel
Bild 5-3. Ventilhubkurven des Viertaktmotors

Der Ventilhub ist eine Funktion des Kurbelwellenwinkel. Mit den Bezeichnungen
aus Bild 5-3 werden die Ventilhiibe durch die funktionellen Zusammenhénge

SN,E,max . ) L
ne(®) 2 (17C0) Geo<@<es 4. 006 5
0 sonst des— 0eg
und
AT (1 cosh') ps < 0 <0 0~ bac
SNa(®) = 2 AG =P =PAS mitg* = T TAO o
0 sonst das—das
beschrieben.

5.2.2 Abgasriickfiihrung

Die Erhthung des thermischen Wirkungsgrads durch eine Optimierung des Ver-
brennungsablaufs fithrt im Normalfall zu einer schnelleren Verbrennung mit einer
hoheren Verbrennungstemperatur. Damit verbunden ist eine hohere NOy-Produk-
tion und eine geringere Nachoxidation der unverbrannten Kohlenwasserstoffe.
Eine Moglichkeit diesen Zielkonflikt der Wirkungsgradverbesserung und Emissi-
onserhthung weitgehend zu vermeiden, ist die Zumischung von Restgas. Dabei
unterscheidet man zwischen den beiden Moglichkeiten der internen bzw. externen
Abgasriickfiihrung (AGR).

Bei der externen Abgasriickfithrung wird der Verbrennungsluft kaltes Abgas
zugemischt, was zu einer verbrauchsgiinstigen Entdrosselung und geringeren
Wandwérmeverlusten fithrt. Die NOy-Entstehung wird durch den bekannten In-
ertgaseinflufs des rtickgefiihrten Abgases reduziert. Die damit verringerte Brenn-
geschwindigkeit fiihrt aber zu vermehrten Quencheffekten (flame quenching) im
Endgasbereich mit der Folge, dafs sich teilweise hohere HC- und CO-Emissionen
einstellen. In Bild 5-4 ist dies schematisch dargestellt [23].

Die interne Abgasriickfithrung ergibt sich bei Motoren mit separater Ein- und
Auslainockenwelle durch eine betriebspunktabhédngige Einstellung der Phasenlage
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Bild 5-4. Einflufs der Abgasriickfiihrung auf spezifischen Kraftstoffverbrauch, NOy- und HC-Emission
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von Ein- und Auslafinocken. Die damit steuerbare Restgasmenge (heifses Abgas)
hat auf die NOy-Emission und den Verbrauch grundsitzlich den gleichen Einfluf§
wie die externe Abgasriickfiihrung. Das heiffe Abgas unterstiitzt zusatzlich die
Gemischaufbereitung und erhoht das Temperaturniveau zum Einspritzzeitpunkt.
Dies hat zur Folge, daff auch die HC- und CO-Emissionen reduziert werden. Mit
diesem Verfahren lassen sich somit alle Zielgrofsen verbessern, es erfordert aber
einen hoheren konstruktiven Aufwand [81].

Die Abgasriickfithrung wird durch eine Leitung zwischen Auspuff und Saugrohr
und eine Diise mit verdnderlichem Querschnitt modelliert. Der Durchfluff wird
wieder tiber die Durchfluigleichung (5-12) berechnet.

5.2.3 Turbolader mit variabler Turbinengeometrie

Der Trend im Fahrzeugbau geht weg von hubraumstarken Motoren hin zu Mo-
toren mit kleinerem Hubraum und Abgasturboaufladung (downsizing). Kleinere
Motoren wiegen weniger und haben deshalb ein besseres Leistungsgewicht. Dar-
tiberhinaus sind so die geltenden Emissionsgrenzwerte leichter einzuhalten. Ein
wichtiger Punkt hierbei ist die Auslegung des Turboladers. Es lafit sich ndmlich
zeigen, dafS der durch den Turbolader erzeugte Ladedruck stark von der Motor-
drehzahl abhéngt. Bei Teildrehzahl lafit sich der volle Ladedruck und damit der
volle mittlere effektive Druck bzw. das volle Drehmoment nicht ohne besondere
Mafinahmen erreichen. Legt man den Turbolader fiir Vollast aus, so erzeugt er im
Teillastbereich nur einen geringen Ladedruck. Man nennt dies Turboloch. Besonders
bei Fahrzeugmotoren ist jedoch ein frithes Ansprechen des Turboladers im mittle-
ren Drehzahlbereich des Motors erwiinscht. Man kann dies durch einen kleineren
Turbinenquerschnitt erreichen, mufs dann aber dafiir sorgen, dafd der Ladedruck bei
voller Motordrehzahl das zuldssige Maf$ nicht iibersteigt. Man kann dies dadurch
erreichen, dafs ab einem bestimmten Ladedruck ein Teilstrom des Abgases {iber ein
Bypass-Ventil (Waste-Gate) an der Turbine vorbei in die Abgasanlage abgefiihrt
wird (Abblasen). Diese Regelung hat jedoch den Nachteil, daff die Leistungsbilanz
des Turboladers verschlechtert wird. Die thermodynamisch giinstigere Losung
ist die Regelung mittels variabler Turbinengeometrie. Hierdurch sind nicht nur
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verstellbare Leitschaufeln zu verstehen, sondern auch andere Mafinahmen, die
den Zustromquerschnitt zum Turbinenrad regeln. Leitschaufelverstellung an der
Turbine bzw. andere den Zustromquerschnitt beeinflussende Mafinahmen sollen
durch Verkleinern des Querschnitts bei Teillast fiir den verkleinerten Durchsatz
ein grofleres Druckgefille erzeugen, damit steigen in diesem Betriebsbereich Tur-
binenleistung, -drehzahl und Ladedruck, wahrend fiir den grofien Durchsatz bei
hoher Last der volle Querschnitt zur Verfiigung gestellt und damit der Auspuffge-
gendruck niedrig gehalten wird. Obwohl dieses Prinzip schon seit langem bekannt
ist, wird es aufgrund von technologischen Schwierigkeiten erst in neuerer Zeit
angewandt [238].

5.2.3.1 Ziel der Aufladung

Ziel der Turboaufladung ist die Leistungserhthung bei gegebener Motorgrofie
ohne Drehzahlerhthung [238]. Sowohl durch Aufladen als auch durch hoéhere
Drehzahlen wird eine grofiere Luftmenge pro Zeiteinheit durch den Motor durch-
gesetzt, wobei die Leistung dem Luftdurchsatz etwa proportional ist. Man stoft in
beiden Fillen auf gewisse Grenzen, die durch den technischen Entwicklungsstand
gegeben sind. Die Leistung eines Verbrennungsmotors

n
Pe=2Z-Vi  Pme- 5

berechnet sich aus der Zylinderzahl Z, dem Hubvolumen Vy, der effektiven
Mitteldruck pme der Drehzahl n und der Taktzahl a, die bei einem 2-Takt-Motor
a=1 und bei einem 4-Takt-Motor a = 2 betrdgt. Fiir einen gegebenen Motor
sind Z, Vi und a unverdnderlich. Eine Leistungssteigerung ist deshalb nur tiber
eine Erhohung von pme oder n zu erzielen. Durch Erhéhung der Drehzahl n
bzw. der mittleren Kolbengeschwindigkeit ¢y, steigen die Beanspruchungen durch
die Massenkrifte mit dem Quadrat von Cy, durch das Erhohen des effektiven
Mitteldrucks pme mit Hilfe der Aufladung wachsen die Gaskrifte (maximaler
Verbrennungsdruck). Diese steigen aber nur etwa linear mit der Ladungsmenge,
d.h. mit dem effektiven Mitteldruck an. Die thermische Belastung steigt sowohl
mit der Drehzahl als auch mit der Aufladung etwa im gleichen Verhéltnis zur
Leistungssteigerung an.

5.2.3.2 Arten der Aufladung

Man unterscheidet zwei Arten der Turboaufladung. Bei der Gleichdruck- oder
Stauaufladung werden die Auspuffgase der einzelnen Zylinder in einem gemein-
samen Sammelbehilter geleitet, der die Druckstofie gleichstellt. Die Auspuffgase
stromen der Turbine daher mit nahezu konstantem Druck zu. Bei der Impuls- oder
Stoffaufladung ist der Druck vor der Turbine nicht konstant. Die Abgase werden
als Druck- und Geschwindigkeitswellen durch enge, kurze Einzelleitungen direkt
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vom Auslafl des Zylinders zur Turbine geleitet. In diesen Einzelleitungen werden
dabei Zylinder mit geeigneter Ziindversetzung zusammengefafit.

Urspriinglich wurde die Stauaufladung mit Ausnahme von Sonderfillen prak-
tisch nicht angewandt. Dies hing mit den anfangs verhiltnisméafiig niedrigen
Wirkungsgraden der Turbolader und auch mit den niedrigen Aufladegraden zu-
sammen, die im Laufe der Entwicklung nur allméihlich anstiegen. Je hoher aber
das vom Verdichter zu erzeugende Druckverhiltnis wird und je besser der Wir-
kungsgrad des Turboladers ist, desto mehr treten die Vorteile der Stauaufladung in
Erscheinung. Sie besitzt eine einfachere und preiswertere Abgasleitung. Die Aus-
schubarbeit des Kolbens ist geringer, da der Abgasstofs rasch abgebaut und nicht
von einem kleinen Turbinenquerschnitt reflektiert wird. Das Aufladeverhaltnisse
ist gleichméBiger und unabhdngig von der Zylinderzahl Z. Aus diesen Griinden
wird heute in zunehmendem Mafle die Stauaufladung angewandt.

5.2.3.3 Turboladerhauptgleichungen

Grundlage der Turboladerberechnungen sind die Leistungen der Turbine Pr bzw.
des Verdichters R,

kr-1
Pr = fr -Nsi7 - Nm - hirs (1— (m) ' ) (5-13)
Pr,1
1 Ky —1
; Pv2) v
-y 22y g 5-14
Ry =y Ns—iv ' Nmyv v << p\/,l) ) ( )

und der Massenstrom durch die Turbine

S W
My =Ar-4/2- pT.l'pT,l'\J KT <<m) - <m) ) (5-15)
Kr—1\\prz Pr1
in Anlehnung an die Durchflufgleichung (5-12) durch eine Diise mit dem ef-
fektiven Querschnitt Ay. Die variable Turbinengeometrie (VIG) wird durch die
Anderung des effektiven Querschnitts modelliert. Die Differenz von Turbolader-
und Verdichterleistung wird zur mechanischen Beschleunigung bzw. Verzogerung
des Turboladers benutzt.
_ PR
OrL-WrL

Da in der Turbinen- bzw. Verdichterleistung (5-13) bzw. (5-14) die Drehzahl wr
des Turboladers nicht explizit auftritt, muff die Abhdngigkeit dieser Leistungen
von der Drehzahl tiber das Kennfeld eines Verdichters bestimmt werden. In Bild
5-5 ist der prinzipielle Verlauf eines solchen Eennfeldes dargestellt. Es stellt den

Zusammenhang zwischen Druckverhiltnis £, bezogenen Massenstrom durch

den Verdichter und Drehzahl des Turboladers her.

GorL (5-16)
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Bild 5-5. Kennfeld eines Radialverdichters 7
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In [218] findet sich eine Ndherung zur Bestimmung des Verdichterdruckverhalt-
nisses. Ausgehend vom bezogenen Massenstrom (Durchsatzzahl)
_ oy
~ pvi-Av-u
mit der Umfangsgeschwindigkeit des Verdichterrades u = wr - v wird eine Druck-
zahl

¢

Ys =Ky — Kz @7
mit den beiden Konstanten K; und K definiert, mit der sich das Verdichterdruck-
verhéltnis

Ky
Pv,2 w2\ v
Bv1 (1+ llehv> (5-17)
ergibt. Diese Naherung ergibt ein dhnliches Kennfeld wie in Bild 5-5. Die Linien
konstanter Drehzahl fallen zwar fiir steigende Massenstrome nicht so stark ab
wie im Orginalkennfeld, dennoch wird diese Naherung fiir die Modellierung des
Turboladers verwendet.

Die gesamte Berechnung des Turboladers erfolgt damit in folgenden Schritten.
Aus dem Druck vor und hinter der Turbine bzw. dem Verdichter, wird mit (5-15)
der Massenstrom durch die Turbine bzw. durch den Verdichter bestimmt. Ist die
Anfangsgeschwindigkeit des Turboladers wr bekannt, so lafit sich mit (5-17) das
neue Verdichterdruckverhiltnis berechnen. Mit Hilfe der beiden Druckverhéltnisse
und den beiden Massenstromen wird die Turbinen- und die Verdichterleistung
nach (5-13) und (5-14) ermittelt, aus dem mit (5-16) die neue Turbinengeschwin-
digkeit bestimmt wird.
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Saugrohrdruck [kPa] Abgasdruck [kPa] AGR-Massenstrom [g/s]
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Bild 5-6. Simulationsergebnis von Saugrohrdruck, Abgasdruck und Massenstrom durch die Abgas-
rtickfiihrung beim Startvorgang

5.2.4 Ladeluftkiihlung

Die Druckerhéhung im Verdichter von p; auf p; erfolgt in der Realitdt nicht
isotherm, sondern ist mit einem Temperaturanstieg

1 P2 s
Ns-iv . (( pl) - 1) ) (>-18)

To=T1- (1 + —
verbunden [168]. Dieser Temperaturanstieg wirkt sich nachteilig auf den Motor
aus, denn mit steigender Temperatur nimmt die Gasdichte und damit die Ladungs-
menge im Zylinder ab. Dadurch wird das Ziel der Aufladung, die Ladungsmenge
durch Druckerhéhung zu vergrofiern, teilweise wieder aufgehoben. Aufierdem
steigt mit hoherer Ladelufttemperatur die thermische Belastung des Motors stark
an, da das gesamte Temperaturniveau des Motorkreisprozesses in erster Linie von
der Ladelufttemperatur abhangt [238].

Um diesem Temperaturanstieg entgegenzuwirken, kithlt man die Ladeluft in
einem Ladeluftkiihler (LLK) ab. Dabei kann der Ladeluftkiihler der Luft die
Wiérmemenge

QLik = MLk - Cp-Niik - (T2 —Tw)
mit dessen Wirkungsgrad als Verhaltnis der tatsdchlichen zur theoretisch mogli-
chen Warmeabfuhr
To— Tk
To—Tw
entziehen, d.h. der Ladeluftkiihler kiihlt die Luft maximal auf Wandtemperatur Tw
ab.

Nk =

5.3 Simulation

Modelliert man das Ansaug- und Abgassystem zusammen mit dem Zylinder,
so ergeben sich die Simulationsergebnisse von Saugrohrdruck, Abgasdruck und
Massenstrom durch die Abgasriickfithrung beim Startvorgang in Bild 5-6. In
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der Simulation sich die Druckwellen der einzelnen Arbeitsspiele deutlich zu
erkennen. Wenn das Einlaiventil aufgeht und der Kolben nach unten fahrt, um
Luft einzusaugen, sinkt der Saugrohrdruck. Wenn das Auslafsventil aufgeht und
der Kolben die verbrannten Gase in den Auspuff schiebt, steigt der Abgasdruck
an. Gleichzeitig mit diesem Druckanstieg steigt auch der Massenfluff durch die
Riickfiihrungsleitung. Dieser erhohte Massenstrom sorgt dafiir, daf§ der Druck im
Saugrohr kurz vor dem Ansaugtakt etwas ansteigt.

Wie man sieht, ist der Massenstrom durch die Riickfiihrleitung auch bei konstan-
ter Klappenstellung nicht konstant, sondern weist Schwingungen auf. Bei einem 4-
Zylinder-Motor, der mit 3000min~?! lauft, betrdgt die Frequenz dieser Schwingung
100Hz Will man fiir die AGR-Rate eine Regelung entwerfen, kann man diese
Schwingungen vernachlissigen, denn wenn man sie ausregeln wollte, miifite man
auch die Klappe in der gleichen Frequenz schwingen lassen. Abgesehen davon, dafs
dies schwierig zu realisieren wére, da der Regler eine sehr hohe Dynamik haben
miiflte, wiirde das die Lebensdauer der Stelleinrichtung stark verkiirzen. Man ist
daher lediglich daran interessiert, die AGR-Rate im Mittel einzuhalten.

5.4 Thermodynamische Motormodellreduktion

Die Druckwellen ergeben sich durch den nicht kontinuierlich verlaufenen Massen-
strom in den Zylinder hinein bzw. aus dem Zylinder heraus. Da diese Druckwellen
aufgrund der Tragheit der Aktoren nicht ausgeregelt werden konnen, ist es sinnvoll
das exakte Modell des Zylinder durch ein einfaches zu ersetzen. Hierdurch kénnen
grofiere Simulationszeiten bei gleicher Rechenzeit erreicht werden.

Zur Integration des einfachen Motormodells in das gesamte Ansaug- und Ab-
gassystem werden je Zylinder und Arbeitsspiel die eingesaugte Luftmasse, die
ausgestofiende Abgasmasse und die Temperatur der Abgase bendétigt. Die Ab-
gasmasse kann als eine um die Totzeit von 540° Kurbelwellenwinkel verzogerte
Summe der eingesaugten Luftmasse und der wihrend des Arbeitsspiels einge-
spritzten Kraftstoffmasse beschrieben werden. Die Massen werden dabei auf ein
Arbeitsspiel umgerechnet und als kontinuierlichen Massenstrom ausgegeben.

Das Motormodell reduziert sich auf die beiden Funktionen der eingesaugten
Luftmasse m_ und der Abgastemperatur Tag in Abhédngigkeit der Eingangsgrofien
wie z.B. Saugrohrdruck, Lufttemperatur, Drehzahl, Abgasdruck, Kraftstoffmasse,
Einspritzbeginn und Motortemperatur.
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5.4.1 Modellansatz

Eine Funktion f(x) mehrerer Veranderlicher X = (X;,Xp,...,%,)" kann um einen
Arbeitspunkt Xo mit Hilfe der Taylerreihe

DI (xo+TAX) mit T€ (0,1)

f(Xo+AX) = k; " Dj, f (Xo0) + mE D)

dargestellt werden. Mochte man ein Funktion f(x) durch ein Taylerpolynom m.-ter

Ordnung annghern, so fillt das Restglied weg. Nahert man diese Funktion f(X)

nun durch ein Taylorpolynom 1.-ter Ordnung um den Arbeitspunkt Xo = 0 an, so
1aft sich diese durch ein lineares Modell

N D of(x)

f(x) =~ f(0)+ i; ox

n
Xi=ao+ ) a-X (5-19)
X0:0 |;

beschreiben. Da die Funktionen der eingesaugten Luftmasse bzw. der Abgastem-
peratur nicht explizit bekannt sind, miissen die Koeffizienten & auf eine andere Art
bestimmt werden. Ermittelt man die eingesaugte Luftmasse bzw. die Abgastem-
peratur an verschiedenen Arbeitspunkten mit dem vollstindigen Modell, so kann
man die Koeffizienten & mit Hilfe eines Schatzalgorithmus bestimmen.

Werden an den Stellen X, . . . , Xy die Funktionswerte f1(X1), ..., fm(Xm) ermittelt,
so lassen sich mit dem Modellansatz
f 1 X1 X2 -+ Xin ap

fa 1 X1 X2 -+ Xon ap
) =| . . . . o — f=X-a

fm 1 Xm1 Xm2 - Xmn an
die Koeffizienten nach dem Least-Square-Schitzer
a=(XTX)"IXT.f

berechnen.

5.4.2 Eingesaugte Luftmasse

Die Luftmasse, die der Zylinder in jedem Arbeitsspiel einsaugt, hangt von der
Drehzahl nyor des Motors, vom Saugrohrdruck p., vom Abgasdruck pag und
der Lufttemperatur T, ab. Dabei nimmt mit wachsendem Saugrohrdruck die
Gasmasse zu. Steigende Lufttemperaturen, Motordrehzahlen und Abgasdriicke
vermindern die eingesaugte Luftmasse. Eigene Untersuchungen haben gezeigt,
dafs eine Naherung der eingesaugten Luftmasse mit dem linearen Modell (5-19)
grofie relative Fehler erzeugt. Nahert man hingegen den Fiillgrad

My st . PL
g " mit My th = PL - VH R, H
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mit dem linearen Modell an, so ergeben sich relative Fehler von unter 3% im
gesamten Arbeitsbereich.

5.4.3 Abgastemperatur

Die Abgastemperatur Tag hdngt hauptsachlich von der Drehzahl nyor des Motors,
dem Abgasdruck pag, der eingespritzten Kraftstoffmasse mg, dem Einspritzbeginn
¢ep, der eingesaugten Luftmasse m, der Lufttemperatur T, und der Kiihlwas-
sertemperatur Ty ab. Da die Abgastemperatur wéahrend der Auslaffphase nicht
konstant ist, wurde sie von ¢ 5 bis P as gemittelt. Vom Vollastbereich bei niedrigen
Drehzahlen abgesehen, liegt der relative Fehler zwischen dem linearisierten und
dem ausfiihrlichen Modell bei unter 5%.
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6.1 Gemischaufbereitung

Die Aufbereitung des Luft-Kraftstoff-Gemisches beeinflufst wesentlich den Kraft-
stoffverbrauch, die Abgaszusammensetzung und das Verbrennungsgerdusch des
Dieselmotors. An der Qualitit der Gemischaufbereitung ist die Kraftstoffeinspritz-
anlage stark beteiligt. Neben der Art der Einspritzung beeinflussen die Grofien
Einspritzbeginn, -dauer, -verlauf und -druck die Gemischbildung und den Ablauf
der Verbrennung im Brennraum des Motors.

6.1.1 Einspritzverfahren

Bei der Art der Einspritzung unterscheidet man das Vor- bzw. Wirbelkammerver-
fahren und die Direkteinspritzung. Bei dem Vor- bzw. Wirbelkammerverfahren
wird der Kraftstoff in eine heiffe Vor- bzw. Wirbelkammer eingespritzt, in der
eine Vorverbrennung eine gute Gemischaufbereitung mit reduziertem Ziindver-
zug fiir die Hauptverbrennung einleitet. Bei der Direkteinspritzung verzichtet man
auf die Gemischaufbereitung in der Nebenkammer. Der Kraftstoff wird direkt in
den Verbrennungsraum {iiber dem Kolben eingebracht. (Bild 6-1) Die Vorgénge
wie Kraftstoffzerstaubung, -erwarmung, -verdampfung und -vermischung mit der
Luft miissen daher in einer kurzen zeitlichen Abfolge stehen. Dabei werden sowohl
an die Art der Kraftstoffzufiihrung als auch an die Luftzufithrung beim Ansaugen
hohe Anforderungen gestellt [22].

7|
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u) g u O
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Bild 6-1. Vor- bzw. Wirbelkammerverfahren und Direkteinspritzung
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6.1.2 Einspritzbeginn

Der Einspritzbeginn bezeichnet den Kurbelwinkel im Bereich des oberen Totpunkts
(OT) des Motorkolbens, bei dem das Einspritzventil 6ffnet und den Kraftstoff in den
Brennraum einspritzt. Der Beginn der Kraftstoffeinspritzung in den Brennraum be-
einfluft wesentlich den Beginn der Verbrennung des Luft-Kraftstoff-Gemisches. Bei
OT stellt sich die hochste Kompressionsendtemperatur ein. Wird die Verbrennung
weit vor OT eingeleitet, steigt der Verbrennungsdruck steil an und wirkt als brem-
sende Kraft gegen die Kolbenbewegung und damit wirkungsgradverschlechternd.
Der steile Anstieg des Verbrennungsdrucks hat aulerdem einen lauten Motorlauf
zur Folge. Die Verbrennung muf aber auch vor dem Offnen der Auslaventile
beendet sein. Bei Verbrennungsbeginn im Bereich von OT wird auch der geringste
Kraftstoffverbrauch erreicht.

Ein zeitlich vorgelegter Verbrennungsbeginn erhéht die Temperatur im Brenn-
raum und damit die Stickoxidemission. Ein zeitlich nachfolgender Spritzbeginn
kann hingegen zu einer unvollstindigen Verbrennung und so zur Emission un-
vollstindig verbrannter Kohlenwasserstoffe fiihren. Der Einspritzbeginn nimmt
auch Einfluf§ auf die Emission von Ruf8. Die gegenldufigen Abhéngigkeiten von
spezifischem Kraftstoffverbrauch und Kohlenwasserstoffemission auf der einen
sowie Schwarzrauch und Stickoxidemission auf der anderen Seite verlangen zur
Erzielung des jeweiligen Optimums kleinstmogliche Toleranzen.

6.1.3 Einspritzdauer- und verlauf

Der Begriff Einspritzverlauf kennzeichnet den Verlauf der in den Brennraum
gespritzten Kraftstoffmenge in Abhangigkeit von der Zeit bzw. vom Kurbelwin-
kel. Eine Hauptgrofie des Einspritzverlaufs ist die Einspritzdauer. Diese umfafst
die Dauer der Einspritzung in Millisekunden oder Grad Kurbelwinkel, wahrend
das Einspritzventil geoffnet ist und Kraftstoff in den Brennraum strémen laft.
Die verschiedenen Dieseleinspritzverfahren erfordern jeweils eine unterschied-
liche Einspritzdauer. Der Direkteinspritzer benétigt z.B. bei Nenndrehzahl ca.
25...30°KW, was bei 2000min~! einer Einspritzdauer von 2, 1... 2, 5msentspricht.
Um Kraftstoffverbrauch und Emissionen gering zu halten, muf$ die Einspritzdauer
abhdngig vom Betriebspunkt abgestimmt sein.

Wiahrend der Einspritzung sollte der Kraftstofffluff von einem niedrigen zu
einem hohen Niveau steigen. Dies fiihrt zu einem flach ansteigenden Verbren-
nungsdruck und zu einer leise ablaufenden Verbrennung. Bei Motoren mit direkter
Einspritzung verringert sich das Verbrennungsgerausch wesentlich, wenn ein klei-
ner Teil der Kraftstoffmenge vor der Haupteinspritzung fein zerstdubt in den
Brennraum gespritz wird. Eine solche Vor- bzw. Piloteinspritzung ist bei mechani-
schen Systemen nur mit erh6htem Aufwand realisierbar.

Das Einspritzventil sollte am Ende der Einspritzung moglichst schnell und sicher
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schlieSen. Sogenannte Nachspritzer wirken sich ungiinstig auf die Emissionen aus.

6.1.4 Einspritzdruck

Der Dieselkraftstoff wird umso feiner zerstdubt, je hoher die Relativgeschwindig-
keit zwischen Kraftstoff und Luft und je hoher die Dichte der Luft im Brennraum ist.
Ein hoher Kraftstoffdruck fithrt zu einer hohen Kraftstoffgeschwindigkeit. Bei Die-
selmotoren mit direkter Einspritzung ist die Luftgeschwindigkeit im Brennraum
verhiltnisméafig gering und die Durchmischung normal. Luft und Kraftstoff ver-
mischen sich hier wesentlich besser, wenn der Kraftstoff mit hohem Druck in den
Brennraum gespeitzt wird. Mit Einspritzdriickem bis etwa 150MPakann man die
Emissionen, insbesondere bei kleinen Drehzahlen, stark vermindern. Jedoch erho-
hen hohere Einspritzdriicke auch den Kraftstoffverbrauch, da die Antriebsleitstung
der Hochdruckpumpe steigt.

6.2 Direkteinspritzsysteme

Die Einspritzanlage sorgt fiir die Kraftstoffversorgung des Dieselmotors. Dazu
erzeugt eine Hochdruckpumpe den zum Einspritzen benétigten Druck. Der Kraft-
stoff wird tiber die Druckleitung zur Einspritzdiise gefordert und in den Verbren-
nungsraum eingespritzt. Fiir die unterschiedlichsten Anwendungen im Bereich der
Dieseleinspritzung wurden immer weiter verbesserte Einspritzsysteme verschie-
denster Grofien und Ausfithrungen entwickelt. Im Bereich der direkteinspritzenden
PKW-Dieselmotore setzt sich neben dem Verteilereinspritzsystem immer mehr das
Speichereinspritzsystem (Common Rail) durch.

6.2.1 Verteilereinspritzsystem

Kleine, schnellaufende Dieselmotoren erfordern eine Einspritzanlage mit geringem
Gewicht und kleinem Einbauvolumen. Das Verteilereinspritzsystem (VE) erfillt
diese Forderungen durch Zusammenfassen wesentlicher Aufgaben in einem klei-
nen, kompakten Aggregat. Dieses erzeugt den fiir die jeweils ndchste anstehende
Einspritzung nétigen Druck und teilt ihn iiber die Hochdruckleitung des entspre-
chenden Zylinder zu. In dieser Leitung bewegt sich der Druck als eine Druckwelle
mit Schallgeschwindigkeit in Richtung des Einspritzventils. Dieses Ventil ist, das
in der Regel ein Uberdruckventil ist, 6ffnet bei Ankunft der Druckwelle nach Uber-
schreiten des Mindestoffnungsdrucks, und schlieit wieder, wenn ein bestimmtes
Druckniveau unterschritten wird. Eine Formung des Einspritzverlaufs ist dabei nur
begrenzt moglich, da die Férderung und die Druckerzeugung des Kraftstoffs nicht
von der Zumessung getrennt ist. Weiterentwicklungen haben die erreichbaren Ein-
spritzdriicke gesteigert, und die Verwendung von Magnetventilen ermdglicht eine
Beeinflussung des Einspritzverlaufs und damit auch gesteuerte Voreinspritzung.
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Bild 6-2. Einspritzsystem mit elektro-
nisch geregelter Verteilereinspritzpum-
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Bild 6-3. Speichereinspritzsystem mit

elektronisch gesteuerten Injektoren Common Rail )
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6.2.2 Speichereinspritzsystem

Das Speichereinspritzsystem oder auch in der englischen Bezeichnung Common-
Rail-Einspritzsystem verfiigt {iber eine zentrale Kraftstoffhochdruckpumpe, die
den Kraftstoff in eine allen Injektoren gemeinsame Hochdruckleitung (Common
Rail) férdert und dort unter hohem Druck (30...150MPa) speichert. Das Volumen
dieses Speichers ist so dimensioniert, daf$ der Druck wiahrend einer Einspritzung
anndhernd konstant bleibt. Elektrische Signale von der Motorsteuerung bestim-
men den effektiven Diisenoffnungsquerschnitt eines Injektors und damit den
Einspritzbeginn, die Einspritzrate und das Einspritzende. Bei diesem System ist
die Forderung des Kraftstoffes von der Zumessung getrennt. Dadurch hat man
die Moglichkeit einer vom Betriebspunkt des Motors unabhidngigen Formung des
Einspritzverlaufs [3, 5, 6, 60, 116, 173, 174, 185, 212, 236].

Zentraler Bestandteil des Systems ist der Injektor, der aus dem Einspritzventil
und einem elektronisch ansteuerbaren Aktuator besteht. Neben schnellschaltenen
Magnetventilen werden gerade in neueren Aggregaten piezoelektrische Stellglieder
verwendet. Ihre Vorteile liegen in ihrer Kraft, den schnellen Reaktionszeiten im
Mikrosekundenbereich und ihre hohen elektromechanischen Wirkungsgrade [40].
Magnetventile sind hingegen langsam, besitzen einen niedrigen Wirkungsgrad,
aber sind robuster und finden seit vielen Jahren ihre Verwendung [73]. Wéhrend z.B.
die Firma Bosch weiterhin an magnetventilgesteuerten Injektoren festhélt, wurde
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Bild 6-4. schematischer Aufbau eines (1) ® (6

iezoelektrischen Injektors
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in jahrelanger Forschung gezeigt, dafs mit solchen Systemen eine stabile Steuerung
der Piloteinspritzmenge nur sehr begrenzt und keinesfalls iiber 3000min~! méglich
ist [87]. Deshalb hat sich die Firma SIEMENS fiir einen piezoelektrischen Injektor
entschieden.

6.3 Injektor mit piezoelektrischem Aktuator

Bei der Zumessung des Kraftstoffs auf die einzelnen Zylinder kommt dem Injek-
tor die grofite Bedeutung zu. Er setzt die von der Motorsteuerung kommenden
Signale um in eine Anderung des effektiven Offnungsquerschnitts. Dafiir werden
sogenannte Sitzlochdiisen verwendet, bei denen durch den Hub einer Diisennadel
der Durchfluf§ gesteuert wird. Zur Betédtigung der Diisennadel benétigt man durch
den hohen Systemdruck und der Forderung nach Stellwegen von wenigen Zehntel
Millimetern und Stellzeiten deutlich unterhalb 1 ms ein geeignetes Stellelement,
das den Nadelhub direkt steuert. Zum Einsatz kommen dafiir piezoelektrische
Aktoren [263]. In Bild 6-4 ist der schematische Aufbau des beschriebenen Injektors
dargestellt. Wegen des piezoelektrischen Stellelements wird er auch Piezoinjektor
genannt.

Um die Warmeausdehnung der Gehduseteile zu kompensieren, besteht das
Injektorgehduse im hinteren Teil aus einer Aluminiumhiilse und im mittleren
Teil aus kohlefaserverstarktem Kunststoff. Zur moglichst genauen Einstellung
der Vorspannung des Translators ist in die Aluminiumhdilse eine Stahlbuchse mit
Differentialgewinde eingeschraubt. Uber eine piezoelektrische MeSunterlegscheibe
(1) wird der Aktor im Gehéduse abgestiitzt. In dem einlaminierten Kopfteil (2) aus
Stahl befindet sich eine Betdtigungsnadel (3), die auf die Diisennadel (4) wirkt.
Eine Membran (5) aus Stahlblech dichtet die Hydraulik gegen den Translator ab.
In den Aktor ist ein Druckpilz (6) eingeschraubt. Dieser driickt auf die eine Seite
der Membran, die Betdtigungsnadel auf die andere Seite.

Im geschlossenen Zustand ist der Piezoaktor geladen, und die Diisennadel wird
in den Diisensitz geprefit. Dabei ist der Zuflufl zu den Diisenlochern versperrt.
Um die Einspritzdiisen zu 6ffnen, wird der Piezoaktor entladen, wodurch dessen
Lange abnimmt und die angehobene Diisennadel die Diisenlocher freigibt.
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Bild 6-5. Dichte von Dieselkraftstoff
in Abhingigkeit von Temperatur und
Druck, gemessen in Rohren mit 1,5mm
Durchmesser [48]
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6.3.1 Einspritzrate

Die Einspritzrate des Kraftstoffs hangt im wesentlichen ab vom effektiven Diisen-
offnungsquerschnitt und von der Druckdifferenz zwischen dem Druck im Injektor
unmittelbar vor der Diise und dem Druck im Brennraum, in den eingespritzt
wird. Beim Ausstromen aus der Diise wird die Druckenergie des gespeicherten
Dieselkraftstoffs in kinetische Energie der Kraftstofftropfchen umgewandelt. Dies
kann man mit dem ersten und zweiten Hauptsatz der Thermodynamik fiir offe-
ne Systeme beschreiben. Dabei ist die abgegebene technische Arbeit gleich null.
Unter der Annahme, daff der Vorgang reibungsfrei ist, die potentielle Energie
aufgrund des geringen Hohenunterschieds vernachldssigt werden kann und die
Stromungsgeschwindigkeit vor der Diise null ist, erhélt man die Austrittsgeschwin-
digkeit nach der Dtise [184]. Berticksichtigt man zusétzlich, dafd die Dichte p des
Kraftstoffs eine Funktion des Drucks und der Temperatur ist, ergibt sich fiir die
Austrittsgeschwindigkeit

| 2(ppa(t) — po2(t))
ot = \/ P2(Pp2; To2,t)

—B(E’, pp1,Pp2:t) (6-1)

mit

! !
o on.0020) = (B0 5 )
In (6-1) gibt B den Einflufl des Elastizitdtsmoduls des Dieselkraftstoffs auf die
Ausschubarbeit und damit auf die Austrittsgeschwindigkeit an. Im folgenden wird
die Notwendigkeit von B(t) fiir die Modellierung abgeschitzt.

In Bild 6-5 ist die Dichte p als Funktion vom Druck fiir zwei Temperaturen
zu sehen [48]. Die zwei Bereiche, in denen sich der Druck vor der Diise bzw.
im Brennraum bewegen kann, sind 30...150MPabzw. 5...13MPa (erster Bereich
héngt vom Sollraildruck ab, hier psqi = 120MPaangenommen).

Es ist zu sehen, daf8 durch Druckénderungen vor der Diise eine Abweichung
der Dichte um ca. 1% von dem Wert bei 120MPahervorgerufen werden kann. Der
Einfluf$ der Temperatur, die im Hochdruckspeicher je nach Umgebungstemperatur
und mittlerer Kraftstoffentnahme im Bereich 20...80°C anzunehmen ist, ist mit
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bis zu 3% Abweichung deutlich stirker. Eine exakte Ermittlung der Temperatur
ist daher sehr wichtig. Dafiir miiiten neben den Warmen der zu- und abgeftihrten
Kraftstoffmengen auch Wandwérmetibergédnge berechnet werden. Unter Vernach-
lassigung der Druckpulsationen lieflen sich damit variable Werte fiir die Dichte des
Kraftstoffs vor der Diise verwenden. Jedoch hatte dieser hohe Aufwand vermutlich
keine hohere Genauigkeit einer Simulation zur Folge, da anzunehmen ist, dafs
sich die kraftstoffiihrenden Bauteile unter Einwirkung des hohen hydraulischen
Drucks elastisch verformen und dadurch die tatsichliche Anderung der Dichte
teilweise kompensiert wird. Die Berticksichtigung der Verformung der Bauteile
tiberschreiten jedoch den Umfang dieser Arbeit. Selbst bei deutlich aufwendige-
ren Simulationen von Einspritzsystemen werden Berechnungen dieser Art nicht
durchgefiihrt [116].

Die Wirkung des Brennraumdrucks wéhrend der Einspritzung (zwischen 6 und
13MPa) auf die Dichte des Kraftstoffs hinter der Diise ist mit dem momentanen
Druck aus einer Motorprozefirechnung (siehe Kapitel 4) zu bestimmen [116]. Jedoch
ist die genaue Berechnung der Temperatur des Kraftstoffs unmittelbar nach der
Einspritzung fiir diese Modellierung zu aufwendig.

Aus den genannten Griinden wird fiir die Modellierung vereinfachend eine
konstante Kraftstoffdichte angenommen. Daraus folgt aus (6-1) mit pp1 = pPp2 = P

B=0 (6-3)
und

oft) = \/Z(pmmp_ Poz(t) (6-4)
Fiir die Einspritzrate gilt

m(t) = pHApC(t) = PApetfC(t) (6-5)

mit dem DurchfluBbeiwert pund dem Offnungsquerschnitt Ap der Diise. Aus (6-4)
und (6-5) erhdlt man

m(t) = pADﬁeff\/Z(le(t)p_ poz(t)). (6-6)

Die Einspritzrate ist demnach iiber den effektiven Offnungsquerschnitt der Diise
zu steuern.

6.3.2 Einspritzdiise

Als Diisen werden sitzlochgebohrte Diisen verwendet. Im Sitz der Diisennadel be-
finden sich mehrere Diisenbohrungen in unterschiedlichen Winkeln zur Nadelach-
se. Da der Offnungsquerschnitt den Durchflufl bestimmt, wird die Einspritzrate bis
zu einem bestimmten Nadelhub nicht durch die Diisenbohrungen, sondern durch
die vom Hub abhéngige Zustromfliache zu den Bohrungen vorgegeben. Bis zu
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Bild 6-6. Berechneter effektiver Offnungs-
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einem gewissen Nadelhub steigt der effektive Offnungsquerschnitt proportional
zum Nadelhub an (Bild 6-6). In diesem Nadelhubbereich ist die effektive Zu-
stromflache zu den Diisenbohrungen kleiner als der effektive Offnungsquerschnitt
der Bohrungen selbst. Messungen [184] zeigen, daf8 bei gleicher Nadelgeometrie
der effektive Offnungsquerschnitt in diesem Bereich praktisch ausschlieSlich vom
Nadelhub bestimmt wird und die Grofse der Diisenbohrungen keinen Einflufs hat.
Bei einem weiteren Anheben der Nadel bestimmt der Offnungsquerschnitt der
Bohrungen die maximale effektive Offnungsflache der Diise. Diese kann jedoch
aufgrund von Fertigungstoleranzen bei den Diisenbohrungen stark variieren.

Der sinnvolle Arbeitsbereich des Nadelhubs liegt aufgrund dieser Eigenschaften
in dem linear ansteigenden Bereich der effektiven Diisenoffnungsflache, in dem
die Grofie der Zustromflache den Durchflufd bestimmt.

6.3.3 Piezoaktor

Der Piezoaktor bestimmt den Nadelhub und damit die Einpritzrate des Injektors.
Der Aktor ist als Stapeltranslator ausgefiihrt, bei dem mehrere piezoelektrische
Plattchen {ibereinandergestapelt sind. Beim Anlegen einer Gleichspannung dehnen
sich die Piezoelemente aus.

6.3.3.1 Piezoelekirischer Effekt

Diesem Verhalten liegt der sogenannte piezoelektrische Effekt zu Grunde. Dieser
tritt bei Kristallen auf, die kein Symmetriezentrum in Bezug auf die positiven
und negativen Kristallionen im Gitter besitzen. Werden die Ionen des Kristallgit-
ters durch dufiere Krafteinwirkung elastisch gegeneinander verschoben, so tritt
nach aufien hin eine resultierende elektrische Polarisation auf. Dabei ist die La-
dungsverschiebung proportional zur dufleren Einwirkung. Eine Umkehrung des
piezoelektrischen Effekts ist der inverse piezoelektrische Effekt. Dieser wird in
der Aktorik eingesetzt. Wird eine elektrische Spannung beispielsweise an einen
scheibenférmigen Piezokristall angelegt, tritt eine Dickendnderung auf. Wird eine
Verformung von aufien verhindert, wirkt eine Kraft in Richtung der Verformung.
Der Piezoeffekt 146t sich mit den beiden linearen Zustandsgleichungen
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D = d-T+&r—const'E (6'7)

S = Se=constt dT ‘E (6'8)
beschreiben. Dabei liefert d eine Aussage tiber die Stirke des Piezoeffektes. Die
Groflen d, € und ssind Tensoren erster bis vierter Stufe. Bei der Anregung eines pie-
zoelektrischen Korpers treten neben der Langendnderung in Polarisationsrichtung
auch Anderungen senkrecht dazu auf. Dies wird in den Elementen der Tensoren
berticksichtigt. Unter Ausnutzung der Symmetrieeigenschaften von Tensoren las-
sen sich die materialabhingigen Grofen durch Matrizen beschreiben. (d in (6-8) ist
damit die Transponierte zu d in (6-7).) Deren Elemente werden mit Doppelindizes
gekennzeichnet, die beispielsweise im Fall der piezoelektrischen Konstante ds; den
richtungsabhdngigen Zusammenhang zwischen dem angelegten Feld (hier in Rich-
tung 3) und der erzeugten Dehnung (hier in Richtung 1) angeben. Definitionsgemafs
ist Richtung 3 die Polarisationsrichtung [25].

Befindet sich ein piezoelektrischer Korpers nicht unter mechanischer Spannung
gilt fiir die Langendnderung bei kleinen Feldstarken mit S= Al /I und (6-8):

Al =dyy | -E=dyy-U (6-9)
Fiir dyy = d33 beschreibt (6-9) den sogenannten axialen piezoelektrischen Effekt
[185].

Die Beziehungen (6-7), (6-8) und (6-9) gelten jedoch nur fiir das Kleinsignalver-
halten von Piezoaktoren, d.h. fiir Betriebsspannungen kleiner als 10% der maximal
zuldssigen Spannung. Das Verhalten von Aktoren mit groien Stellwegen, die mit
hochstmoglichen Ansteuerspannungen betrieben werden, lafst sich demnach nicht
mit den linearen Zustandsgleichungen beschreiben. Durch die hohen Feldstar-
ken werden nichtlineare Effekte in der Keramik hervorgerufen. Auflerdem wirken
durch die Aktorik dufsere mechanische Krifte auf den Aktor. Fiir eine Beschreibung
des physikalischen Verhaltens der Piezoaktoren bei Grofisignalansteuerung sind
die Aktoren unter realen Anwendungsbedingungen zu untersuchen.

6.3.3.2 Befriebsbedingungen

Beim Betrieb von Piezoaktoren sind die Betriebsbedingungen zu beriicksichti-
gen. Ist ein Piezoaktor auf Zug belastet, darf die Dehnung S den Wert 0,1%
nicht tiberschreiten. Bei Druckbelastung liegt die Grenze bei 1%, deren Ubertreten
Depolarisation hervorruft [97]. Zu groB8e elektrische Feldstdrken (ab 500 V/mm)
entgegen der Polarisationsrichtung fithren zu einer elektrisch verursachten Depola-
risation. In Polarisationsrichtung darf die wesentlich hthere Durchschlagfestigkeit
(2-3 kV/mm) nicht tiberschritten werden [97, 184]. Der inverse piezoelektrische
Effekt vermindert sich mit abnehmender Temperatur. Oberhalb der materialab-
hangigen Curietemperatur (120...350°C) verliert eine Piezokeramik ihre gesamte
Polarisation. Die maximal mdgliche Betriebstemperatur liegt bei 50...75% der
Curietemperatur.
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6.3.3.3 Stapeltranslator

Das maximale Ausdehnungsvermdgen von Piezomaterialien wird bei Feldstar-
ken von 1...2kV/mmausgenutzt. Die maximal mogliche Feldstarke ist begrenzt
durch die Durchschlagfestigkeit [185]. Der in dem Injektor eingesetzte Stapelaktor
arbeitet auch mit Spannungen in dieser Grofienordnung. Stapelaktoren benutzen
den piezoelektrischen Langseffekt. Um eine moglichst starke Auslenkung zu er-
zielen, werden in Kraft- und Bewegungsrichtung scheibenférmige Piezoelemente
paarweise mit entgegengesetzter Polarisationsrichtung tibereinandergeschichtet.
Zwischen den Scheiben befinden sich diinne, metallische Elektroden, fiir die Zu-
fiilhrung der Betriebsspannung. Alle Scheiben sind miteinander verklebt. Dabei
sind die Piezoscheiben elektrisch parallel und mechanisch in Reihe geschaltet. Da-
durch ist die Spannung an jedem Piezoelement gleich. Die Einzelhiibe der Elemente
addieren sich zur Gesamtauslenkung. Gegeniiber dufieren Einfliissen ist der Stapel
mit elektrisch hochisolierenden Materialien hermetisch abgeschlossen.

Druckkréfte konnen ohne Probleme durch den Translator iibertragen werden.
Die Ubertragung von Zugkriften sind bauartbedingt nur in sehr kleinen Grenzen
moglich. Sind diese Kréfte zu grofs, kénnen sie zur Zerstérung des Stapelaktoren
fithren. Um den Aktor auch fiir grofie Zugkréfte einsetzbar zu machen, wird eine
Federvorspannung z.B. durch eine Tellerfeder realisiert.

6.3.3.4 Steifigkeit von Stapeltranslatoren

Die Steifigkeit von Stapeltranslatoren wird von mehreren Faktoren beeinflufit.
Durch die Schichtbauweise ergibt sich die Gesamitsteifigkeit der Aktoren aus
der Reihenschaltung der Einzelfedersteifigkeiten. Entscheidend sind dabei die
Hohe und der Durchmesser des Translators, die Dicke und Anzahl der einzelnen
Scheiben sowie die Qualitat der Klebefugen. Die Steifigkeit der heute zur Verfiigung
stehenden Stapeltranslatoren wird hauptsachlich durch die Klebeverbindungen
zwischen den Piezoscheiben und den Elektroden bestimmt [185].

6.3.3.5 Kleinsignalverhalten

Mit (2.8) und (2.9) laft sich zeigen, daf8 der Eingang eines idealen piezoelektrische
Aktors als elektrischer Kondensator mit der Kapazitit C und der Ausgang als
mechanische Feder mit der Steifigkeit cp aufgefafst werden kann. In der Praxis
ist C stets verlustbehaftet und cp immer massebehaftet. Dies wirkt sich auf den
Amplitudengang aus, der dadurch eine elektrisch bestimmte untere Grenzfrequenz
und eine mechanisch bedingte Eigenfrequenz hat. Im oberen Frequenzbereich wirkt
der Translator als schwach geddmpftes PT,-System mit der Eigenfrequenz

1 Cp

il (6-10)

fo— —
07 21\ mers
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mit der effektiven Masse

mp
Mef = Mg+ — (6-11)

die aus der Lastmasse und der halben Masse des Piezotranslators besteht.

Bei heute tiblichen Stapeltranslatoren ohne Vorspannung und Last liegt der Wert
fiir fg im kHz-Bereich [96]. Wegen seines kapazitiven Eingangsverhaltens nimmt
ein piezoelektrischer Aktor nur wihrend des Ausdehnungsvorgangs elektrische
Energie auf. Im statischen Betrieb fliefSit ein sehr geringer Verluststrom im pA-
Bereich, der die untere Grenzfrequenz im puHzBereich zur Folge hat.

6.3.3.6 GroBsignalverhaiten

Das reale Grofsignalverhalten eines Piezoaktors hangt neben der Keramiksorte von
den Umgebungs- und Einsatzbedingungen ab und muf$ daher strenggenommen
fiir jeden Anwendungsfall mit mefitechnischen Untersuchungen bestimmt werden.
Dabei konnen die nichtlinearen Zusammenhénge zwischen den piezoelektrischen
Werkstoffparametern und der Feldstdrke, der Vorspannung, der Frequenz und
der Temperatur erfafit werden. Im folgenden werden diejenigen Kenngrofien von
Piezotranslatoren beschrieben, die sich bei Grofisignalansteuerung signifikant vom
Kleinsignalverhalten unterscheiden.

Arbeitsbereich

In Bild 6-7 ist der zuldssige Arbeitsbereich fiir den Stellweg eines bereits po-
larisierten Piezoaktors mit der Keramik-Schichtdicke von 0,5mm zu sehen. Der
Stellweg des Aktors steigt bis ca. 150V (Bereich 1) proportional zur angelegten
Spannung und stimmt dabei mit dem berechenbaren Kleinsignalwert {iberein.
Im Grof8signalbereich 2 verdoppelt sich die Steigung zundchst und geht ab ca.
950V langsam in die Sattigung (Bereich 3). Oberhalb von 1000V (Bereich 4) be-
steht aufgrund der dann herrschenden Feldstirke (E > 2000V /mm) die Gefahr
eines elektrischen Durchschlags. Bei Reduzierung der angelegten Spannung auf
0V, bleibt eine Restauslenkung bestehen. Diese hingt von der Anzahl und der
maximalen Spannungsamplitude der vorausgegangenen Dehnungszyklen ab. Bei
Anlegen einer negativen Spannung verkiirzt sich der Aktor zundchst entsprechend
dem Kleinsignalwert (Bereich 5). Wird ein bestimmter materialabhéngiger Span-
nungswert unterschritten, setzt irreversibel die Depolarisation ein, die bei weiterem
Absinken der Spannung zur nahezu vollstindigen Umpolarisation der Keramik
fiihrt (Bereich 6) [97].

GroBsignalkapazitcit

In Bild 6-8 ist ein typischer Verlauf einer Kapazitdt in Abhdngigkeit von der
Feldstdrke und der Frequenz zu sehen. Die Kapazitdt am oberen Ende des nutzbaren
Arbeitsbereichs liegt um ca. 30% tiber dem Wert im Kleinsignalbereich [97, 185].
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Bild 6-7. Stellweg-Spannungskennlinie einer Piezokeramik ohne Einwirkung mechanischer Spannung
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Die fiir die Ausdehnung axialer Piezoaktoren entscheidende piezoelektrische Kon-
stante dzz weist eine starke Abhdngigkeit von der elektrischen Feldstarke (Bild
6-9) und der mechanischen Belastung durch Vorspannung oder Nutzlast auf. ds3
nimmt mit wachsender Feldstirke zu. Oberhalb einer bestimmten Grenze fallt
der Wert, bedingt durch einen Sittigungseffekt, wieder ab. Durch die Feldstar-
keabhéngigkeit der piezoelektrischen Ladungskonstanten sind die Stellwege und
Stellkréfte bei Grofsignalansteuerung grofSer als diejenigen, die mit den Kleinsi-
gnalwerten berechnet werden. Im Grofisignalbetrieb kénnen die linearen Zustands-
gleichungen (2.8) und (2.9) zur Dimensionierung des Aktors verwendet werden,
wenn man eine feldstdrkeabhidngige piezoelektrische Konstante fiir Grofssigna-
le dg = (0S/0E)7_const einfiihrt. Der Wert dg = 1,5ds3 kann als Naherungswert
angegeben werden, wobei man dzz aus Datenblattangaben erhalt [97].

Durch die Lastabhidngigkeit von ds3 lassen sich bei Wahl eines geeigneten
Arbeitspunktes durch Nutzlast oder Vorspannung im Leerlauf bis zu 10% grofiere
Dehnungen erreichen. Der Effekt bleibt jedoch bei groffen mechanischen Lasten
bedeutungslos [97].
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Bild 6-9. Grofisignalverlauf der feld-
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Reaktionszeit

Die Reaktionszeit und auch dessen Lastabhéngigkeit ist fiir viele Anwendungen
interessant. Diese Zeit hdngt stark sowohl vom maximal verfiigbaren Impulsstrom
des Leistungsverstirkers als auch von der Steifigkeit und der im allgemeinen
unbekannten Dampfung des gesamten mechanischen Systems ab. Aus diesen
Griinden sind genaue Angaben tiiber die Reaktionszeit nur durch Messungen an
einem Aktor unter realen Betriebsbedingungen zu ermitteln.

6.3.3.7 Einstellen des Arbeitspunkts des Piezotranslators im Injektor

Wirkt auf einen Piezoaktor eine konstante Kraft, so dndert sich lediglich der Ar-
beitspunkt. Eine wegabhidngige Zunahme der Belastung fiihrt zu einem geringeren
nutzbaren Arbeitsweg. Aus diesem Grund sollten die Kréfte wahrend der Stell-
bewegung und im Zustand, in dem der Aktor die Diisennadel in den Diisensitz
driickt, moglichst konstant sein. Der Druck des Kraftstoffs {ibt auf die Flichen der
bewegten Teile sogenannte hydraulische Kréfte aus. Entscheidend fiir die Kraft, die
dadurch auf den Piezoaktor wirkt, sind die zur Achse der Diisennadel senkrechten
Flachen. Die Nadelspitze ist im geschlossenen Zustand der Diise keinem Druck
ausgesetzt. Nach dem Anheben der Diisennadel aus ihrem Sitz, wirkt auf deren
Spitze eine hydraulische Kraft. Druckschwankungen kénnen im geschlossenen
Zustand, bedingt durch die Nadelform und die dem Druck ausgesetzte Flache des
Aktors, zu einem Offnen der Diise fithren. Um dies zu verhindern, muf die Diisen-
nadel mit hoher Kraft in ihren Sitz geprefst werden. Diese sogenannte Dichtkraft
wird so eingestellt, dafl sie derjenigen entspricht, die nach Offnen auf die Spitze der
Nadel wirkt. Dadurch erhélt man die gleiche Belastung wie im getffneten Zustand
[184]. Um jedoch ein sicheres Schlieflen zu garantieren, ist es ratsam diese Kraft
etwas hoher auszulegen. Wahrend des Offnungsvorgangs treten Kraftspriinge auf
durch die unterschiedlichen dem Druck ausgesetzten Flichen. Diese Kréfte werden
experimentell bestimmt [184].
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6.3.4 Disennadelbewegung

Die Bewegung der Diisennadel wird sowohl durch die Langendnderung des Pie-
zoaktors als auch durch die Wirkung der hydraulischen Kréfte auf die Teilfldchen
senkrecht zur Nadelachse beeinflufst (siehe Bild 6-4). Im geschlossenen Zustand
der Diise wird die Nadel in ihren Sitz gedriickt.

Die resultierende Kraft, die im geschlossenen Fall auf die Nadelspitze wirkt,
ist die Differenz zwischen eingestellter Dichtkraft und den hydraulischen Kréften
auf die freiliegenden Flachen senkrecht zur Nadelachse, wenn die Elastizitdt der
bewegten Teile nicht berticksichtigt wird. Solange diese Kraft grofer als null ist
erfolgt kein unbeabsichtigtes Offnen.

Ist nun beabsichtigt, die Diise zu dffnen, wird der Piezoaktor entladen und damit
dessen Ausdehnung verringert. Dadurch wandert eine Anregung durch samtliche
bewegten Teile bis zur Diisennadel, was dort eine Anderung der Kraft auf die
Nadelspitze zur Folge hat. Die Diise offnet sich, sobald diese Kraft verschwindet,
d.h. der Kontakt mit dem Diisennadelsitz verloren geht.

Unmittelbar nach dem Abheben der Diisennadel wirkt auf die Fldche der Spitze
eine hydraulische Kraft. Diese regt im getffneten Zustand, neben der Ausdehnung
des Translators und den hydraulischen Kriften auf die tibrigen Fldchen, die
bewegten Teile im Injektor zu Schwingungen an.

Soll die Einspritzung beeendet und damit die Diise geschlossen werden, mufs
die Nadelspitze wieder dauerhaft in den Nadelsitz gedriickt werden. Dazu wird
der Piezoaktor aufgeladen, wodurch er sich ausdehnt und der Nadelhub verringert
wird. Trifft die Diisennadel in ihren Sitz, entféllt die hydraulische Kraft auf ihre
Flache, wodurch die Nadel mit einer Kraft gleichen Betrags auf die Diise gedriickt
wird. Durch die etwas grofser gewahlte Dichtkraft liegt die endgiiltige Kraft tiber
diesem Wert.

Zur exakten Berechnung der dynamischen Bewegung der Nadelspitze miissen
die entsprechenden Bauteile wie Translator, Druckpilz, Membran, Betétigungs-
nadel und Diisennadel wie auch die Verbindungstellen jeweils als Feder-Masse-
Dampfersysteme beschrieben werden. Die Kopplung dieser Einzelschwinger ergibt
das Gesamtmodell. Bei Berechnung der sich ausbreitenden Druckwellen kénnen
auch die Wirkungen der schwankenden hydraulischen Krifte auf die entsprechen-
den Fldchen der Teilsysteme berticksichtigt werden. Bendtigt werden fiir jedes
einzelne System die entsprechenden Werte fiir die Ersatzmasse, die Federsteifigkei
und die Dampfung. Diese konnen aus den Herstellerangaben aber teilweise nur
durch mefitechnische Untersuchungen ermittelt werden [21].

Fir die Berechnung der prinzipiellen Bewegung der Nadelspitze wird das
System als ein einzelnes Feder-Masse-Dampfersystem modelliert (Bild 6-10). Die
Elastizitdten der Gehéduseteile werden vernachlassigt. Die Materialeigenschaften
der bewegten Teile wie Translator, Diisennadel, Betdtigungsnadel und Druckpilz
werden mit der Federsteifigkeit ¢y und der Dampfung ry beriicksichtigt. cu
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Bild 6-10. Modellierung des Systems aus Diisennadel
und Piezoaktor als Feder-Masse-Dampfersystem

lafit sich aus der Reihenschaltung der Einzelfedersteifigkeiten ermitteln. Der Wert
von ry ist mit mefitechnischen Untersuchungen zu bestimmen. Vereinfachend
wird angenommen, daff der Druck im gesamten Injektorvolumen gleich grof ist.
Druckwellen die sich durch unterschiedliche Ursachen in diesem Raum ausbreiten,
werden nicht behandelt. Damit werden die hydraulischen Kréfte, die nicht an der
Nadelspitze angreifen, iiber den gesamten Stellbereich als konstant angenommen.
Alle bewegten Massen werden in einer Ersatzmasse my

1
My = S M -+ Mpp -+ Men + Moy (6-12)
konzentriert [96, 97]. Nach Bild 6-10 kann fiir die Bewegungsgleichung
Fn = My + v (hy — Xp) + o (hy — Xe) (6-13)
geschrieben werden. Bei mit Dichtkraft Fp geschlossener Diise ist
Xp = Xpmin = —i- (6'14)
Cm

Dabei liegt an dem Translator die maximal mogliche Spannung an, bei der er
in unbelastetem Zustand seine maximale Ausdehnung annimmt. Bei minimaler
Ausdehnung des Translators (Diisennadel wird oder ist angehoben) gilt

FD
Xp = Xpmax = AXPT,max_ - (6-15)
Cm
Fiir den gesamten Arbeitsbereich 18t sich xp durch
Ko = (Xerimac— 1) — 2 (6-16)

angeben. Axpr erhélt man aus der Kennlinie der Langenédnderung des Translators
im unbelasteten Zustand. Transformiert man (6-13) mittels Laplacetransformation,
so ergibt sich

Fn(S) = Hn(S) (M + rus+cw) — Xp(S) (fus+ Cw) (6-17)
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oder
'S+ Cu 1

O s ton S T my st o M o1
Mit (6-18) lafst sich im gedffneten Zustand der Verlauf des Nadelhubs mit den
bekannten Anregungen xp und Fy berechnen. Bei Anregung des Systems mit Fy
zeigt sich PT,-Verhalten. Trifft die Diisennadel auf den Sitz, dann wird hy Null.
Ein Abprallen wird zur Vereinfachung ausgeschlossen. Ist die Diise geschlossen,
wird aus (6-13) mithy =0

Fn = — (rmXp +CuXp) . (6-19)
Damit kann die Kraft auf die Nadelspitze berechnet werden. Diese ist entscheidend
zur Bestimmung des Zeitpunkts, zu dem die Nadel den Kontakt zu ihrem Sitz
verliert. Dies geschieht genau in dem Grenzfall Fy = 0. Ist die Nadel einmal in
ihren Nadelsitz getroffen, so wird dieser erst wieder im Grenzfall verlassen. Somit
kann mit (6-18) unter Beachtung der Randbedingungen der Nadelhub fiir einen
vollstaindigen Zyklus beschrieben werden.

6.3.4.1 Auftretende dynamische Krdfte

Beim Offnen wie beim Schliefen der Diise wirken durch die Beschleunigung
der Diisennadel hohe dynamische Krifte, die auf den Piezoaktor einwirken. Ent-
scheidend sind dafiir unter anderem die maximalen Schaltstrome zum Laden und
Entladen des Aktors (siehe auch Abschnitt 6.5). Die Kréfte bei Druckbeanspruchung
kénnen ohne Probleme von dem Translator aufgenommen werden. Die Zugkrifte
(beim Offnen) kénnen jedoch bei Uberschreiten einer bestimmten Grofe zur Zersto-
rung des Stapelaktors fiihren (siehe auch Abschnitt 6.3.3.3). Im getffneten Zustand
der Diise ist der Translator neben der Vorspannung auch durch die hydraulische
Kraft belastet. Solange die Tragheitskrafte diese Krifte nicht tiberschreiten besteht
keine Gefahr fiir das Zusammenhalten der Piezoscheiben des Aktors.

6.4 Hochdruckspeicher

6.4.1 Dimensionierung des Volumens

Der Hochdruckspeicher (auch Akku oder Rail) hat die Aufgabe, den Kraftstoff
unter dem Systemdruck (hier 120MPa) zu speichern. Dazu reicht bei dem hohen
Druck alleine die Kompressibilitdt des Fluids aus. Der Druckabfall wéahrend einer
Einspritzung sollte moglichst gering sein. Dazu mufs das Volumen des Speichers
geeignet ausgelegt sein. Neben dem zuldssigen Druckabfall im Rail wahrend
der Einspritzung ist dafiir der Elastizititsmodul des Kraftstoffs mafigeblich. Das
notwendige Speichervolumen Vy lafst durch

AV -E(p,T)

Vo =
0 Ap

(6-20)
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Bild 6-11. Elastizititsmodul von Diesel-

kraftstoff in Abhéngigkeit von Druck und NE
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mit der Einspritzmenge AV und dem Druckabfall Ap wahrend einer Einspritzung
berechnen [184]. In den betrachteten Druck- und Temperaturbereichen ist, wie
auch die Dichte (siehe Abschnitt 6.3.1), der Elastizititsmodul nicht konstant (Bild
6-11) [48, 184]. Zur Abschitzung des Mindestspeichervolumens reicht es aus, den
fiir den normalen Betriebsbereich hochsten Wert zu verwenden (bei T = 20°C und
p = 120MPa).

6.4.2 Pumpe

Der Druck und der Druckabfall wéhrend der Einspritzung héngen, aufier von der
Einspritzrate, von der durch die Férderpumpe dem Hochdruckspeicher zugefiihr-
ten Menge ab. Entscheidend fiir die Forderrate ist die Art der Pumpe. Um den
Druck wiahrend der Einspritzung konstant zu halten, wére eine Pumpe erforderlich,
die diskontinuierlich aber synchron zur Einspritzung fordert. Fiir den benotigten
Druck kénnen ausschliellich Kolbenpumpen eingesetzt werden [193]. Daher kann
zumindest von einer diskontinuierlichen Férderung ausgegangen werden. Wegen
der Unabhéngigkeit der Funktionseinheiten kann jedoch keine synchrone Foérde-
rung realisiert werden.

Um den Druck auf dem gewiinschten Sollwert zu halten, sind zwei Arten der
Druckregelung moglich: eine mit dem Volumenstrom geregelte Férderpumpe oder
eine Pumpe mit konstantem Forderstrom, bei der die Druckregelung tiber ein
Uberdruckventil erfolgt. Die Pumpe, bei der die Regelung iiber den Volumen-
strom erfolgt, fordert immer anndhernd das Volumen, das dem Speicher durch
die vorangegangene Einspritzung entnommen wurde. Hierzu ist eine Regelung
vorausgesetzt, die sehr schnell auf Druckschwankungen reagiert. Dies ist jedoch
mit betrdchtlichem Bauaufwand verbunden und eine solche Realisierung weist in
jedem Fall eine Totzeit auf. Auflerdem lduft die Pumpe hier den Grofiteil ihrer
Betriebszeit im Teillastbereich, in dem der Wirkungsgrad wesentlich ungtinstiger
als im Vollastbereich ist, denn die Auslegung der Pumpe erfolgt fiir die maximale
Fordermenge.

Wird hingegen der Systemdruck iiber ein druckgesteuertes Uberstromventil
geregelt, fordert die Pumpe immer die grofitmogliche Menge. Durch eine feste
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Ubersetzung der Pumpen- zur Motordrehzahl wird eine Regelung des Forder-
stroms in Abhingigkeit von der Drehzahl erreicht. Uber eine externe Regelung
miissen nur die unterschiedlichen Lastzustdnde des Motors ausgeglichen werden.
Diese Regelung erfolgt hier iiber das Uberdruckventil, bei dem der Druck eingestellt
werden kann, bei dem die Diise 6ffnet. Mit sinkender Motorlast zehrt die Antriebs-
leistung der Pumpe einen zunehmend grofSeren Anteil der Motorleistung auf. Im
Betriebsbereich mit geringen Einspritzmengen ist daher der Gesamtwirkungsgrad
des Motors ungiinstiger als bei Vollast.

Ohne Berticksichtigung von Reibung und Wirkungsgraden der zwei unter-
schiedlichen Pumpensysteme liegt die Antriebsleistung der ungeregelten Pumpe
bei geringer Last deutlich tiber dem der geregelten Pumpe, bei Vollast sind beide
gleich. Gelingt es, den Wirkungsgrad der ungeregelten Pumpe im Nennpunkt deut-
lich tiber dem der geregelten Pumpe bei dem jeweils betrachteten Betriebspunkt zu
halten, ist der Einsatz einer Uberstomregelung sinnvoll. Dann sollte besonders im
Teillastbereich die effektive Pumpenantriebsleistung bei ungeregelter Forderung
tiber dem der geregelten liegen.

Zur Fordermengenverstellung einer Pumpe kann beispielsweise der Nutzhub
des Kolbens verdndert werden. Dafiir ist ein hoherer konstruktiver Aufwand
notig, bei dem zusétzliche Betdtigungsglieder verwendet werden. Dies hat eine
geringere Steifigkeit der geregelten Forderpumpe zur Folge. Die konstant férdernde
Pumpe 1463t sich jedoch relativ steif konstruieren, wodurch z.B. Undichtigkeiten
der Pumpe vermindert werden. Der Wirkungsgrad wird dadurch entschieden
besser. Aus diesen Grund wird fiir die Hochdruckversorgung des Common-Rail-
Einspritzsystems diejenige Pumpe gewéhlt, deren Drehzahl von der Motordrehzahl
vorgegeben wird, und die Druckregelung mit einem Uberstromventil realisiert.

6.4.3 Druckdnderungen

Ohne Berticksichtigung von Druckschwingungen (Abschnitt 6.4.4) kann unter
Verwendung der differentiellen Form von (6-20) die momentane Druckénderung
dpim Hochdruckspeicher durch

E
dp=-dv (6-21)

berechnet werden.

6.4.4 Druckschwankungen

Durch die zeitlich begrenzten Entnahmen von Kraftstoff aus dem Rail an un-
terschiedlichen Stellen wird die Fliissigkeit zu Schwingungen angeregt, deren
hauptsichliche Ursache das Offnen und Schliefen der Ventile ist. Auch die Hoch-
druckpumpe und die Regelung des Rail-Drucks erzeugen Druckwellen. Im folgen-
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den wird das Entstehen von Uber- und Unterdruckwellen durch die Einspritzung
beschrieben.

Die Stromungsvorgédnge sind instationdr. Dabei sind die Geschwindigkeit, der
Druck und andere Zustandsgrofien an jeder betrachteten Stelle des Systems nicht
konstant, sondern dndern sich mit der Zeit. Hier liegt aufSerdem der Fall einer
kompressiblen Fliissigkeit vor, bei der die Fortpflanzungsgeschwindigkeit der
Druck- und Geschwindigkeitswellen die Schallgeschwindigkeit cg

_ |E 22

Co 5 (6-22)
ist. Hierbei ist die Elastizitdt der umgebenden Rohre nicht beriicksichtigt. Durch
das Offnen des Ventils wird dem kraftstoffgefiillten Volumen, das neben dem Rail
die Zuleitungen und die Volumina aller Injektoren umfafit, Kraftstoff entnommen.
Die Anfangsgeschwindigkeit ¢, mit der der Dieselkraftstoff unmittelbar nach dem
Offnen (hier idealerweise Ventiloffnungszeit Ty = 0) aus der Diisentffnung stromt,
héngt von dem Differenzdruck Ap zwischen dem Injektor und dem Brennraum ab
[239].

c— 4P

CoP

Das Ausstromen bewirkt eine Unterdruckwelle mit einem Druckabfall von Ap, die
sich ausgehend von den Diisenléchern mit Schallgeschwindigkeit ¢ in Richtung
Hochdruckspeicher bewegt. Wenn die Anfangsgeschwindigkeit ¢ in den Zuleitun-
gen Null war, so steigt die ortliche Geschwindigkeit der Fliissigkeit, tiber die die
Unterdruckwelle hinweggelaufen ist, auf die Geschwindigkeit c.

Zur Erlduterung der Druckwellenreflexionen sollen zunédchst einige Vereinfa-
chungen vorgenommen werden: Die Zuleitungen zum Rail haben keine Kriim-
mungen und weisen iiber die gesamte Lange den gleichen Innendurchmesser auf,
und der Hochdruckspeicher ist unendlich groff. AufSerdem sei angenommen, daf§
der Diisenoffnungsquerschnitt gleich dem Rohrquerschnitt ist.

Die Unterdruckwelle wird am Ende der Zuleitung am Anschluff zum Rail
negativ reflektiert. Eine Uberdruckwelle mit gleichem Betrag lauft zuriick zur
Diisenoffnung. Die Flussigkeitsgeschwindigkeit nimmt jedoch mit dem gleichen
Betrag und Vorzeichen zu, wodurch sich die Geschwindigkeit hinter der Uber-
druckwelle verdoppelt hat. Beim Treffen dieser Welle auf das Diisenende, erfolgt
ebenfalls eine negative Reflexion und eine weitere Erhohung der Geschwindigkeit.
Nach ldngerer Zeit, wenn die Druckwelle im gesamten Rohr abgeklungen ist,
nimmt die Geschwindigkeit an der Diisenbohrung die Ausflufigeschwindigkeit

Cmax= %’ (6-24)

bei stationdrer Ausstromung an (siehe auch (6-4)). Wird das Ventil, nachdem

(6-23)
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die stationdre Ausflufigeschwindigkeit erreicht wurde, plotzlich geschlossen, so
entsteht ein hoher Druckanstieg von

Ap = CoPCmax (6-25)

Eine entsprechende Uberdruckwelle bewegt sich in Richtung des Hochdruckspei-
chers, wo sie negativ reflektiert wird und somit als Unterdruckwelle zurticklauft.
Am geschlossenen Ende erfolgt eine positive Reflexion, die wiederum eine Unter-
druckwelle zur Folge hat. Wenn nach langerer Zeit die Druckwelle abgeklungen
ist, herrscht der vorgegebene als konstant angenommene Druck des Hochdruck-
speichers in der ganzen Zuleitung und dem Injektor.

Die Querschnitte in den realen Zuleitungen und Injektoren sind jedoch sehr
unterschiedlich, und der Hochdruckspeicher hat nur eine begrenzte Ausdehnung.
Dadurch ergeben sich viele Stellen, an denen Wellen mit unterschiedlicher Stirke
zurtickgeworfen werden bzw. weiterlaufen. Die Diise ist nicht in unendlich kurzer
Zeit vollstandig gedffnet, sondern in Abhéngigkeit von der dynamischen Bewe-
gung der Diisennadel erst nach endlicher, wenn auch &ufSerst kurzen, Zeit. Fiir
eine mathematische Modellierung muff aulerdem beachtet werden, dafs sich die
Volumina im Injektor durch die Bewegung der Diisennadel und der mit dieser ver-
bundenen Bauteile stindig é&ndern. Eine exakte Beschreibung ist aus den genannten
Griinden sehr aufwendig.

Durch die Druckwellen wird der Druck unmittelbar vor der Diise sowie der
Druck im Hochdruckspeicher beeinfluf$t [53]. Dies hat spiirbare Auswirkungen auf
den Einspritzverlauf. Untersuchungen haben gezeigt, dafl die Druckschwankungen
im Rail bis zu 20% des Sollwerts betragen konnen [25, 212, 236]. Dabei ist die Pe-
riodendauer der Schwingungen bis zu mehreren Kurbelwellenumdrehungen lang.
Durch optimierte Auslegung des Hochdruckspeichers kénnen die Druckschwan-
kungen geddmpft werden. Dies wird z. B. mit einem nicht zu steifen Aufbau erreicht
[185,211] oder durch Anderung des Resonanzverhaltens, indem beispielsweise bei
einem Zylinder in V-Bauweise die beiden Rails (jede Zylinderreihe hat ein eigenes)
nur an einer Stelle miteinander verbunden werden [212].

Wenn man annehmen kann, dafs saimtliche Druckwellen, die durch vorangehen-
de Einspritzvorgédnge anderer Zylinder angeregt wurden zu Beginn einer folgenden
Einspritzung vollstindig abgeklungen sind, vereinfacht sich die Betrachtung deut-
lich. Wenn eine Einspritzung lediglich aus einer einzelnen Kraftstoffzumessung
besteht, sind nur die Druckwellen, die durch das Offnen des Ventils hervorgerufen
werden, fiir den Einspritzvorgang entscheidend. Die Druckwellen nach Schlieflen
der Diise konnen hochstens durch die mit Druck beaufschlagten Fldchen ein unge-
wolltes Anheben der Diisennadel verursachen. Durch entsprechende Einstellung
der Dichtkraft (Abschnitt 6.3.3.7) wird dies vermieden.

Bei Aufteilen der Einspritzmenge auf eine Pilot- und eine Haupteinspritzung
oder der Verwendung von Mehrfacheinspritzungen [173] spielen auch die Druck-
schwankungen nach Schliefen des Ventils eine Rolle: In der relativ kurzen Zeit
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zwischen zwei Einzeleinspritzungen (ca. 1mg sind die Druckwellen noch nicht
abgeklungen. Die durch den Schlieivorgang entstandene Druckwelle verursacht
relativ starke Schwankungen des Drucks vor der Diisenéffnung. Dadurch kann, je
nachdem, zu welchem Zeitpunkt die Diise wieder offnet, ein deutlich vom Soll-
druck abweichender Wert die anfangliche Ausstromgeschwindigkeit bestimmen.
Genauere Untersuchungen finden hierzu in Abschnitt 6.7 statt.

6.5 Hochleistungsverstarker

Der Hochleistungsverstarker setzt die von der Motorsteuerung kommenden Signa-
le fiir den Nadelhub in geeignete Hochspannungssignale um. Die Motorsteuerung
entnimmt aus einem Kennfeld den fiir den jeweiligen Arbeitspunkt gespeicherten
Verlauf des Steuersignals. Das Leistungsteil bildet im Idealfall den an den Eingang
angelegten Niederspannungsverlauf in einen Hochspannungsverlauf am Ausgang
ab. Durch die Kapazitit des ausgangsseitig angeschlossenen Piezotranslators miis-
sen dafiir die entsprechenden Strome generiert werden. Es miissen innerhalb
kiirzester Zeit grofSe elektrische Ladungen auf die Piezo-Elemente gebracht wer-
den. Dafiir wird ein Hochleistungsverstirker verwendet, der in der Lage ist, einen
maximalen Ladestrom von 12A bei einer Spannung von bis zu 1000V zur Verfii-
gung zu stellen. Damit konnen die erforderlichen hohen Schaltgeschwindigkeiten
der Diisennadel erreicht werden. (Die genannten Strom- und Spannungwerte be-
ziehen sich auf einen Piezotranslator mit einer Kapazitat von 3pF und erforderliche
Schaltzeiten von bis zu 0,25ms[184].)

Die Auslegung des Systems wird durch die maximalen Schaltanforderungen
bestimmt. Die Realisierung geringerer Stréme fiir langsamere Offnungs- und
Schlievorgénge ist problemlos moglich. Zur Verwendung kommt ein Hochlei-
stungsverstarker mit zwei Konstantstromquellen, die je nachdem, ob der Transla-
tor entladen oder aufgeladen wird, auf die entsprechenden Anschliisse des Aktors
geschaltet werden. Bei der Stromquelle zum Entladen des Piezotranslators, d.h.
zum Offnen der Diise, kann der Strom je nach gewiinschter Diisendffnungsge-
schwindigkeit variiert werden. Die Stromquelle zum Aufladen liefert immer den
maximal moglichen Strom, da aus Griinden der Gemischbildung eine moglichst
schlagartige Beendigung des Einspritzvorgangs gefordert wird. Zwischen dem
Entlade- und Ladevorgang ist der Ausgang des Leistungsverstarkers hochohmig.
Zu beachten ist, daf§ durch das nichtlineare Grofisignalkapazitatsverhalten des
piezoelektrischen Translators bei konstant angelegtem Strom die Spannung am
Aktor nicht linear ansteigt.

Durch Vorgabe einer Begrenzungsspannung kann der Verlauf der Einspritzung
weitgehend frei geformt werden. Dafiir wird die momentane Spannung am Trans-
lator gemessen und ausgewertet. Durch die Begrenzung wird der Entladevorgang
nur bis zu einer bestimmten Spannung ausgefiihrt, wodurch auch der Nadelhub auf
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Bild 6-12. Simulation der Translatorspannung U, des Nadelhubs hy, der Einspritzrate m, der Ein-
spritzmenge m, des Brennraumdrucks pzy; und des Common-Rail-Drucks vor der Diise

einen vom Hochstwert abweichenden Wert eingestellt werden kann und geringere
maximale Einspritzraten erzielt werden konnen.

6.6 Simulation des Einspritzvorgangs

Bei Verwendung der Gleichungen (6-6), (6-13), (6-16) und (6-21) mit Berfick-
sichtigung der Randbedingungen bei der Diisennadelbewegung kann ein Ein-
spritzvorgang beschrieben werden. Der benétigte Brennraumdruck kann einer
Motorprozefirechnung entnommen werden. Bei Vorgabe der Translatorspannung
erhélt man die Verldufe des Nadelhubs und der Einspritzrate. Der Einfluf$ der zu-
bzw. abgefiihrten Kraftstoffmengen durch die Hochdruckpumpe und das Uber-
druckventil ist hier nicht berticksichtigt. Der Druck im Rail hat zu Beginn der
Simulationsrechnung den Sollwert von 120MPa

Die Simulation in Bild 6-12 zeigt einen Einspritzvorgang mit Piloteinspritzung.
Nach einer kurzen Totzeit im Groflenordnungsbereich von 50...200psechebt
sich die Diisennadel und offnet damit die Diisenbohrungen. Bei der Einspritzrate
ist ein abgeflachter nahezu linearer Abschnitt zu sehen. Dies liegt am effektiven
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Bild 6-13. Einspritzkennfeld eines piezo-
elektrischen Injektors
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Offnungsquerschnitt der Diise, die oberhalb eines bestimmten Nadelhubs den
Durchfluf begrenzt.

Der simulierte Einspritzverlauf stimmt prinzipiell mit gemessenen Einspritz-
raten iiberein [184]. Die Totzeit, die bis zum ersten Offnen der Diise vergeht, ist
bei den Berechnungen jedoch deutlich kleiner als bei Messungen (um den Faktor
2 bis 3). Durch Variation der Systemparameter, wie z.B. der Federsteifigkeit cy,
der Dampfung ry oder der Dichtkraft Fp, konnte eine Verlangerung der Totzeit
erreicht werden.

In der Praxis wird man bei der Ansteuerung der Injektoren selten mit solch einem
Modell rechnen. Stattdessen wird man ein Kennfeld benutzen, das bei gegebenen
mittleren Common-Rail-Druck pcgund der Menge m, die eingespritzt werden soll,
die Ansteuerungsdauer Ta bestimmt. Solch ein Kennfeld ist in Bild 6-13 dargestellt.

6.7 Finite Modellierung des Einspritzsystems

Wie in Abschnitt 6.4.4 bereits beschrieben, erzeugt das Offnen des Einspritz-
ventils eine geddmpfte Druckwelle in dem Leitungssystem. In Bild 6-14 ist der
Druckverlauf nach Ansteuerungsbeginn an einem Punkt in der Einspritzleitung zu
erkennen.

Eine allgemeine Beschreibung dieser Druckschwankungen erweist sich aber als
duBerst schwierig. Hierzu wird auf finite Methoden bei der Betrachtung mecha-
nischer Systeme zuriickgegriffen. Das hier vorgestellte Modell wird erfolgreich
am Institut zur Beschreibung der Stromungs- und Druckschwankungen in den
Blutbahnen des menschlichen Organismus eingesetzt. Es geht zuriick auf J. R.
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Bild 6-14. Druckverlauf nach Ansteuerungsbeginn.

Deutlich ist die Einspritzverzugszeit als Zeit zwi- %
schen Ansteuerungsbeginn und Einspritzbeginn, =
der einen Druckabfall in der Einspritzleitung S 50
verursacht, zu sehen. =
545
a
40

0 0.01 0.02
Zeit nach t AB [sec]

WOMERSLEY, der dieses Modell Mitte der sechziger Jahre in einem Bericht des
amerikanischen Verteidigungsministeriums veroffentlichte [197].

Das Modell beschreibt das menschliche Blutzirkulationssystem mittels Rohrab-
schnitten und Verzweigungen. Man geht hierbei von dem Blut als inkompressibler
Fliissigkeit (p = const) aus, die in kreisrunden Rohren, den Arterien und Venen,
fliefSt. Diese werden als dehnbar angesetzt, was letztlich zu einer Speicherung der
Fluissigkeit fiihrt. Fiir die in den Blutbahnen vorkommenden Driicke kann das Fluid
als starr bzw. inkompressibel angesetzt werden, die Venen bzw. Arterien hingegen
als flexibel. Der Elastizititsmodul der verwendeten Leitungen beim Diesel Com-
mon Rail System ist hingegen kleiner als das des Kraftstoffs. Somit tiberwiegt der
Einflufs der Kompressibilitdt des Diesels die Dehnung der Zuleitung. Da das Modell
in seiner Struktur jedoch sehr einfach und deshalb leicht in einer Motorsteuerung
zu implementieren ist, wurde dieser Ansatz ndher untersucht und soll hier skizziert
werden [267].

6.7.1 Herleitung der Ubertragungsfunktion

Bei dieser Herleitung handelt es sich um einen Versuch, die fiir das Modell
notwendigen Voraussetzungen aufzuzeigen und diese in kurzer, einfacher Form
darzustellen. Fiir weitergehende Betrachtungen des Modells sei auf die Literatur
verwiesen.

6.7.1.1 Allgemeine Form der Navier-Stokes-Gleichung

Basis aller Annahmen ist ein inkompressibles Fluid (p = const), hiermit reduziert
sich die allgemeine Navier-Stokes-Gleichung laut [237] zu

%_\i\l = —%grad(p) +vAw 4 f.
Werden die Massenkrafte (Schwerkraft, Zentrifugalkraft etc.) f vernachléssigt, gilt
%—\;V = —%grad(p) + VAW.
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Fiir die weitere Betrachtung werden hier die Zylinderkoordinaten mit ihren zuge-
horigen Geschwindigkeitskoordinaten

Koordinaten r-¢ z
Geschwindigkeiten u v w

benutzt. Mit der hier verwendeten Nomenklatur der Zylinderkoordinaten ergibt
sich die Navier-Stokes-Gleichung in r-Richtung

_lop _ ou  ou vou  ou v
p or ot or rod 0z r
0°u 10u 10%u 0°u u 20v
- (W+FE+F0T>2+EW_2_F2%)
und z-Richtung

_Ea_r)—a_vv+ua_vv+\_la_vv+wa_vv_v &V_;’_}alv_i_iﬂv_i_ﬂv (6_27)
poz ot ar  rdd 0z arz ror r2op2 oz

Im folgenden werden die beiden Komponenten genauer untersucht.

6.7.1.2 Betrachtung derr-Komponente

Aus Gleichung (6-26) und den Annahmen, dafi die Geschwindigkeit vin ¢-Richtung
verschwindet v = 0, und die Geschwindigkeit in zRichtung konstant ist

n_du_
0z 02

folgt
10p_w au (Fu 1w u
por ot or o2 ror r2)°

Wird weiterhin der konvektive Beschleunigungsterm u% und der Term % zu Null
gesetzt, so folgt

10p oOu ldu wu
‘BW—E‘V(?a—r‘r—z) (6-28)
Die Kontinuitétsgleichung fiir ein inkompressibles Fluid
div(W) = _%% =0

ergibt sich in Zylinderkoordinaten zu
10(ur) 1lov ow
ror Trap oz Y
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Nimmt man an, daff die Anderung der Radialgeschwindigkeit in ¢-Richtung
verschwindet, so folgt hieraus

u oJu ow 10u low u

etz T ta T Tre w (6-29)
Setzt man (6-29) in (6-28), und fafSt zusammen

_1dp_ou_( Tlow 2u

por ot roz r
. d

so folgt mit den Annahmen £ = % =0

ow 2u

2T (6-30)

Fiir den Querschnitt eines Rohrs gilt allgemein A = Tr2. Der Volumenstrom durch
das Rohr ergibt sich aus g =V = wA Mit der Voraussetzung, daff der Querschnitt
des Rohrs A tiber seiner Lange z konstant bleibt, gilt

0 _ O(WA) _ 0w __,dw

9z 9z 9z = oz
Mit (6-30) und der allgemeinen Gleichung & = u folgt
0q 220r or
a2 Tra T M
Fiir die Querschnittsflache A gilt allgemein % = 2rr. Damit folgt
0qg  0AOdp
0z dpot (6-31)

Fiir eine Simulation muf (6-31) mittels einer Ubertragungsfunktion dargestellt
werden. Dies ist durch Diskretisierung dieser partiellen Differentialgleichung mog-
lich. Nimmt man an, da88 die Anderung des Leitungsquerschnitts proportional zum
Druck in der Leitung ist, kann man fiir (6-31)

oq__0Adp _ op

0z op ot ot
schreiben. Mit der Annahme einer inkompressiblen Fliissigkeit kann man fiir ein
kleines Leitungsstiick davon ausgehen, daf§ die Anderung des Flusses an allen

Stellen der Leitung gleich und somit konstant ist. Fiir die zeitliche Anderung des
Drucks in zwei aufeinander folgenden Leitungsstiicken gilt daher

Opii1 _ 0piy2
P (6-33)
Da C' unabhingig ist von z, kann auf eine Integration lings der Leitung verzichtet

werden, d.h. die partiellen Ableitungen konnen durch die Differenzen
00=A40=0(Z:2) —d(Zy1) und 0z=02=2Z,2—7;1=] (6-34)

(6-32)
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ausgedriickt werden. z gibt die betrachtete Position der Leitung an. | ist die Lange

des Leitungsstticks. Aus (6-32), (6-33) und (6-34) ergibt sich der Zusammenhang
A(Z+2) —A(Zr1) _ ~OP2 0P+

I =¢ o c ot -

Nach Transformation in den Laplacebereich folgt die Ubertragungsfunktion

Q(z+1) — Q(Z+2) , ,  3mwA2
<C mit C=IC"= En(r+r2)
laut [198]. Der Druck im Segment berechnet sich anschaulich aus der Differenz
zwischen dem Flufl im Segment selbst und dem Fluf§ im nachfolgenden Segment.
Dies beschreibt eine Wirkung entgegengesetzt der Flufirichtung und erméglicht

so eine Riickwirkung des Leitungsendes auf den Leitungsanfang (vgl. Abschnitt
6.7.1.3).

Pii= (6-35)

6.7.1.3 Betrachtung der z-Komponente
Mit der Annahme, daf8 die Geschwindigkeitskomponente w in ¢-Richtung und
z-Richtung konstant ist

ow  °w ow  °w

% o ° % oz °
folgt aus (6-27)

L% _w, gw_ (B 1)

podz ot or o2 " ror

Setzt man die Geschwindigkeit u in radialer Richtung zu Null und multipliziert
mit der Dichte, so folgt

op ow w  1ow

_E_pﬁ_p"<ﬁ+?5>' (6:36)
Geht man von einer laminaren Stromung im Rohr aus, fiihrt dies zu einer parabel-
formigen Geschwindigkeitsverteilung in zRichtung. Fiir w gilt damit

(e ()

Hierbei ist W die mittlere Geschwindigkeit und r; der Innendurchmesser Rohrs. Mit
der partiellen Ableitung nach der Zeit t

2 f—
W _ e (L) )W
ot I ot
und der ersten und zweiten partiellen Ableitung nach dem Radius r
ow W 02w W

or r? or? r2
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folgt aus (6-36)

dp r\?\ ow W
o 2p< <E>>E+8pv¥.

Mit der Annahme, daf$ der Druck tiber den Querschnitt konstant ist, und der Fluf3
q durch g = wir? beschrieben wird, folgt nach Integration

6p p dq 8pv
0z Trrzat TlT2

Substituiert man

s P
BRLG oy
so erhilt man
dp ,0q
—-—— =L'"—"+Raq.
oz ~at 4

Da R und L’ unabhéngig von zsind, kann auch eine Integration lings der Leitung
verzichtet werden. D.h. die partiellen Ableitungen koénnen durch Differenzen
ausgedriickt werden. Mit

op=A4p=p(z+1)—p(z) 0z=0z=7;1—-7=]|
folgt dann
_P@)—p@) L/
|

Wie im vorhergehenden Abschmtt kann man fiir ein kleines Leitungsstiick davon
ausgehen, daf die Anderung des Flusses zweier benachbarter Teilstiicke gleich ist.
Fur die zeitliche Anderung des Flusses gilt daher ¢ = §i+1. Nach der Laplacer-
transformation ergibt dies

P(z41) —P(z—1)
Ls+R

+R/q

Qi1=— (6-37)

mit
S

R=RI=

Anzumerken ist hier, das sich aus der Herleitung das Gesetz von Hagen-Poiseuille
fiir den Widerstand der Rohrleitung ergibt. Der FlufS im Segment berechnet sich also
anschaulich aus der Differenz des Drucks im Segment selbst und dem im vorheri-
gen. Dies beschreibt eine Wirkung in Richtung der Leitungslinge und ermdoglicht
so eine vorwartsgerichtete Wirkung des Leitungsanfangs auf das Leitungsende.
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Bild 6-15. Grundelement eines Lei- pp r~" T T T T TT T
tungsstiicks zur Simulation I » - T
1

6.7.2 Ubertragungsblock eines Leitungsstiicks

Die Ubertragungsfunktionen (6-35) und (6-37) eignen sich hervorragend zur Simu-
lation. Dabei wird der Druck pj;1 und der Fluf g} im Leitungsteil i + 1 durch das
Grundelement in Bild 6-15 berechnet.

p; ist der Druck im vorhergehenden Leitungselement. Hier ist also die vorwiérts-
gerichtete Wirkrichtung des Drucks nocheinmal deutlich zu sehen. Mit g, ist der
Fluf8 im nachfolgenden Leitungsteil bezeichnet. Die Riickwirkung des nachfolgen-
den Systems wird somit durch den Fluf g, berticksichtigt. Der Anfangswert des
Drucks im Segment kann durch Initialisierung des Integrators vorgegeben werden.

6.7.3 Leitungsabschliisse und Verzweigungen

Im vorherigen Abschnitt wurde eine Leitung in endlich viele Teilstiicke unterteilt.
Diese kénnen dann durch die Umsetzung in Blockschaltbilder simuliert werden.
Hierfiir werden allerdings noch die Ubertragungsfunktionen fiir die Verzweigun-
gen und die Leitungsabschliisse benétigt.

Bei den Leitungsabschliissen wird die Tatsache ausgenutzt, dafs zwischen dem
Leitungselement und dem Abschluf$ der Fluf$ verschwindet.

6.7.3.1 Ansaiz fiir geschlossenes Rohr in Wirkrichtung des Drucks

Hier gilt di;2 = 0, d.h. es tritt keine Fliissigkeit aus einem nachfolgenden Leitungs-
element in das AbschlufSstiick der Leitung. Fiir (6-35) folgt somit nach Umformung

Qi+1=SCR;a. (6-38)
Der Leitungsabschluf$ in Richtung des fortlaufenden Drucks wird somit zu einem
Differenzierer. Dieser verursacht eine Phasendrehung von 90°.

6.7.3.2 Ansaiz fiir geschlossenes Rohr in Wirkrichtung des Flusses
Hier gilt ;1 = 0. Fiir (6-35) folgt

Qi+2
sC

Pii=— (6-39)
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Bemerkenswert ist hier die asymmetrische Berticksichtigung der Leitungsenden.
In Richtung des fortlaufenden Drucks ist das Leitungsende ein Differenzierer
mit positivem Vorzeichen, in entgegengesetzte Richtung ist das Leitungsende ein
Integrierer mit negativem Vorzeichen. Dies entspricht einer Phasendrehung von
—270 und bildet ein Aquivalent zur Phasendrehung von 90° beim Differenzierer
aus dem vorigen Abschnitt.

6.7.3.3 Verzweigungen

Am Ort einer Verzweigung wird der Druck als konstant vorausgesetzt. Die Summe
der Fliisse in die Verzweigung entspricht der aus der Verzweigung austretenden.
Dies ist dquivalent zu den Kirchhoff’schen Satzen in der Elektrotechnik. Es gilt

p=const % q=0.
|

6.7.4 Simulation

Mit Hilfe der in den vorhergehenden Abschnitten ermittelten Ubertragungsglieder
148t sich nun ein System zur Simulation der Druckschwankungen zusammenstellen.
Exemplarisch werden hier die Verbindungen der einzelnen Ubertragungsblocke fiir
ein geschlossenes System dargestellt. Um zu priifen, ob sich dieses in seiner Struktur
sehr einfache Simulationsmodell fiir die Rekonstruktion der Druckschwankungen
im Common Rail System eignet, ist in Bild 6-16 ein Einspritzsystem nachgebildet,
das aus einer Hauptleitung und einer Stichleitung mit geschlossenem Ende besteht.
Auf der linken Seite befindet sich eine ideale Pumpe, die immer einen konstanten
Druck (hier 100MPa) liefert. Am Ende der rechten Seite wird der Injektor durch
ein ideales Schaltelement, modelliert, das sprunghaft 6ffnet und nach 1msschlieft.
Der Flufs durch das Einspritzventil berechnet sich nach (6-6)

2N\
q:AD,eff“ Tp

Die Nummern beschreiben die entsprechenden finiten Leitungselemente. Die Punk-
te kennzeichnen die Stellen, an denen der Druck berechnet wird.

Das sich ergebende Systemmodell wurde in MATLAB/Simulink implementiert
und simuliert. Das Ergebnis der Simulation ist in Bild 6-17 dargestellt.

Neben einer optischen Ahnlichkeit der simulierten Druckschwankungen mit
den gemessenen in Bild 6-14 kann auch ein durch den Beginn der Einspritzung ver-
ursachter Druckeinbruch und ein durch das Schlielen der Nadel hervorgerufener
Druckanstieg beobachtet werden.
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Bild 6-16. Simuliertes Einspritzsystem
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Bild 6-17. Ergebnis der Simulation
6.7.5 Zusammenfassung

Bei dieser Modellierung mufs man beachten, dafi der Einflufl der Kompressibilitat
des Diesels die Dehnung der Leitung bei weitem {iberwiegt, sodafl die zu Beginn
dieses Abschnitts getroffenen Annahmen fiir das Common-Rail-Einspritzsystem
nicht zutreffen und das Modell daher nur eine grobe Ndherung des realen Prozes-
ses ist. Aufwendigere Modelle zur Beschreibung der Vorgéange im System sollten
die Kompressibilitdt des Kraftstoffs und die Unterschiede der Reibungseinfliis-
se zwischen laminarer und turbulenter Strémung beriicksichtigen. Zusétzlich zu
diesen das Leitungssystem betreffenden Einfliissen mufl das genauere Injektormo-
dell verwendet werden. Die mit diesen Modellen gewonnenen Ergebnisse kénnen
dann zur Entwicklung und Verbesserung des Injektors eingesetzt werden. Sie sind
jedoch nichtlinear und duflerst komplex. Daher eignen sie sich nicht zu einer Im-
plementierung in die Motorsteuerung, da hier die benéotigte Rechenleistung nicht
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zur Verfligung steht.



7 Verbrennung

Die Verbrennung ist wohl der komplexeste Teil an einem Verbrennungsmotor.
Wiéhrend die mechanischen Komponenten mit Hilfe der in der Mechanik bekannten
Formeln beschrieben werden kénnen, finden bei der Verbrennung des Dieselkraft-
stoffs viele unterschiedliche physikalische und chemische Vorgénge statt, die bei
einem einfachen Modell nicht alle berticksichtigt werden konnen. Stattdessen mufs
ein Ndherungsverfahren benutzt werden, das die Energieumsetzung einigermafien
genau beschreibt.

In diesem Kapitel werden dabei drei Verfahren kurz vorgestellt, mit denen
die Berechnung der Energieumsetzung ndherungsweise moglich ist. Im Gegensatz
zu dem einfachen Vibe-Verfahren, bei dem der Einspritzverlauf apriori festste-
hen mufs und keine Piloteinspritzungen berticksichtigt, wird bei der Berechnung
auf der Grundlage der Arrheniusgleichung bzw. mit Hilfe des MCC-Verfahrens
der Brennverlauf direkt aus dem Einspritzverlauf berechnet. Somit kénnen z.B.
Riickwirkungen des Brennraumzustands auf die Einspritzung simuliert werden.

Bei den beiden letzten Verfahren soll die Funktionsweise nur kurz angerissen
werden. Eine exakte Darstellung findet man in den entsprechenden Verweisen auf
die Literatur.

7.1 Vibe-Verfahren

Das Vibe-Verfahren basiert auf einer Naherung fiir Brennbeginn und Brennverlauf.
Dabei werden bekannte Brennverldufe, die aus gemessenen Zylinderdruckverldu-
fen ermittelt werden, mit geeigneten Funktionen nachgebildet.

7.1.1 Brennbeginn

Der Brennbeginn tgg bzw. ¢gg ergibt sich aus dem Einspritzbeginn teg bzw. ¢eg
und der Ziindverzugszeit Tzy. Mit §zv = w- Ty gilt

dee = O+ d2v (7-1)

Der Ztindverzug ist die Dauer zwischen Einspritzung und Beginn der Verbrennung.
Untersuchungen der Ziindverzugszeit im Motorbetrieb, fithrten zu unterschied-
lichsten Ergebnissen. Dies liegt hauptsdchlich daran, daff der Ziindverzug von
mehreren zum Teil nur schwer erfafbaren Parametern beeinflufit wird. Mehrere
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Autoren haben Berechnungsformeln ermittelt [168]. Ein Vergleich der Rechener-
gebnisse mit Messungen an realen Motoren zeigt, dafs die Abweichungen beson-
ders bei kleinen Kolbengeschwindigkeiten grofs sind, und lediglich die Tendenz
des Einflusses der Last und der Kolbengeschwindigkeit richtig wiedergegeben
wird. Insbesondere werden die relativ kurzen Ziindverzugszeiten von aufgelade-
nen direkteinspritzenden Dieselmotoren nicht anndhernd durch die Berechnungen
wiedergegeben.

Fiir die Modellierung wére es am vorteilhaftesten, die Ziindverzugszeiten am
zu modellierenden Motor tiber dessen gesamten Betriebsbereich zu messen. Die
Mefiwerte konnten entweder durch ein Kennfeld oder durch eine an diese Werte
angepafite Berechnungsformel im Modell verwendet werden. Da diese Werte
jedoch nicht vorliegen, wird ein anderer Ansatz gewéhlt. Erwahnt sei hier die von
WOSCHNI [233] ermittelte Ndherungsformel fiir den Ziindverzug

To
elz

( pgtzm) 119

Die zeitliche Beanspruchung geht nicht explizit in die Berechnung ein. Die Formel
ist fiir alle Last- und Drehzahlzustdnde anwendbar. Allgemein ist zu erkennen,
dafl die Ziindverzugszeit mit wachsender Temperatur T; und mit wachsendem
Druck pz abnimmt. Damit ldfst sich auch erkldren, weshalb bei einer Einspritzung,
die frither bzw. spéter als eine in der Nédhe des oberen Totpunkts erfolgt, der
Zundverzug grofier ist, da der mittlere Druck und die mittlere Temperatur geringer
sind.
Der wihrend der Ziindverzugszeit eingespritzte Kraftstoffanteil

— Mg zv

Mg zv Me ges (7-3)
wird durch die Ziindverzugszeit tzy und den Einspritzverlauf bestimmt. Er wird
bei der Berechnung des Brennverlaufs benétigt.

Ty =0,44.10°3. [ mit To=4650K. (7-2)

7.1.2 Brennverlauf

Zur mathematischen Nachbildung des Brennverlaufs ist die von VIBE [229] vorge-
schlagene und aus reaktionskinetischen Betrachtungen abgeleitete Warmefreiset-
zungsgleichung

x=1-e®"" (7-4)
Hierin bedeuten y = & das Verhéltnis der vom Brennbeginn an gezéhlten Kur-

belwinkel zur gesamten Brenndauer ¢gp, X = QQB das Verhiltnis der bis zum

B.ges

Kurbelwinkel ¢ freigesetzten Kraftstoffenergie Qg zum Energiegehalt der insge-
samt eingespritzten Kraftstoffmenge Qg ges M ein Formparameter und a ein den
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Umsetzungsgrad n, kennzeichnender Faktor. Mit dem Umsetzungsgrad

Qe
u= QB,ges y=1
folgt
a=In . 7-5
. (7-5)

Fir die auf den Kurbelwinkel und auf die gesamte Kraftstoffenergie bezogene
Umsatzrate gilt nun

dQs o \" am+1)
d(6/be0) QB=9“<<¢BD> ea<¢/¢BD>m+1>' 70
Der Faktor aist praktisch nur schwer zu bestimmen. Er hat, in gewissen Grenzen,
auf die mit Vibe-Funktionen durchgefiihrte Simulationsrechnungen praktisch kei-
nen Einfluf8. Daher wird der Faktor a lediglich als formale Rechengrofie aufgefafSt
und mit einem konstanten Wert, z.B. mit a= 5,3 (bei ny = 0,995, in die Vibe-
Funktion eingefiihrt [227].

Vergleiche mit realen Brennverldufen haben aber gezeigt, dafs die Anndherung
mit der Vibe-Funktion nur grob richtig ist. Gerade die Verbrennung von direktein-
spritzenden Dieselmotoren kennzeichnet sich durch eine hohe Energieumsatzrate
zu Beginn der Verbrennung aus. Hierfiir hat sich die Verwendung der Doppel-Vibe-
Funktion durchgesetzt. Dabei werden zwei vom gleichen Startpunkt ausgehende
Vibe-Funktionen tiberlagert. Die auf die gesamte Kraftstoffenergie auf den mit der
Gesamtbrenndauer relativierten Kurbelwinkel bezogenen Brennverlaufsfunktion
lautet dann

dQs B deo [ 0 \™ a(m+1)
d(¢/dep) QB’QES<B¢BD1 <¢BD1) Ao /dppr)™
¢ \™  am+1)
#1-8)(4) ea<¢/¢BD>m2+1>' 77

Dabei kennzeichnet der Faktor B den anteiligen Kraftstoffumsatz innerhalb der
ersten Vibe-Teilfunktion. Damit wird der Ersatzbrennverlauf durch fiinf Parame-
ter (B, my, My, ¢gp1, $ep) beschrieben. Diese Parameter werden mit Hilfe eines
Vergleichbrennverlaufs fiir einen Arbeitspunkt ermittelt.

7.1.3 Variation der Einspritzparameter

Der tatsdchliche Brennverlauf ist vom Betriebspunkt des Motors abhédngig. Aus
diesem Grund miissen auch die Parameter der Doppel-Vibe-Funktion angepafst
werden, um fiir jeden Betriebspunkt den entsprechenden Brennverlauf vorzuge-
ben. Der Betriebspunkt ist bestimmt durch die Motordrehzahl n, das momentane
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Verbrennungsluftverhiltnis am Ende der Verbrennung Ay und das Verhéltnis der
wéhrend der Ziindverzugszeit eingespritzten Kraftstoffmenge zur gesamten Ein-
spritzmenge Mg zy. Wie die Parameter vom jeweiligen Betriebspunkt abhéngen,
erfahrt man durch Ermitteln der Parameter fiir den gesamten Betriebsbereich des
zu modellierenden Motors. Daraus lassen sich Gleichungen entwickeln, die die
jeweiligen Einfliisse des gerade aktuellen Betriebspunktes auf die Parameter des
Ersatzbrennverlaufs beschreiben. Dieses Verfahren ist sehr aufwendig, hat aber den
Vorteil einer relativ genauen Modellierung. Meistens reicht es aus, den Brennver-
lauf in einem sogenannten Bezugsbetriebspunkt durch eine Doppel-Vibe-Funktion
anzundhern und die iibrigen Verldufe aus bekannten Abhédngigkeiten dhnlicher
Dieselmotoren zu berechnen. Untersuchungen an schnellaufenden, kraftstoffluft-
verteilenden Dieseldirekteinspritzmotoren fiihrten fiir die Parameter der Doppel-
Vibe-Funktion zu folgenden Zusammenhéangen [227].

B < n >o,392 ( To.zv >1,159 -
Bo  \no Mg zv,0
ESY . 1) 0512 (7-9)
depio  \MNo
o> ( n 3 0537 (}\VO)OEGQ 10
¢$TE1)O R r?o >o 243 M
1 0\
e = (F) (7-11)
Mmoo (@)0‘196 (@Z"*O)O’lge (7-12)
Mpo n Mg zv

Wie aus den Gleichungen zu sehen ist, hat mg zy entscheidenden Einfluf§ auf die
Form des Verbrennungsverlaufs. Je grofer der Einspritzanteil wihrend der Ziind-
verzugszeit ist, desto grofler wird der Anteil der im ersten Vibe-Teilbrennverlauf
(Index 1) umgesetzten Energie.

In Bild 7-1 werden die Parameter Drehzahl n, Einspritzbeginn ¢eg, Gesamtein-
spritzmenge Mg ges und Einspritzmenge wihrend der ersten halben Millisekunde
variiert, wahrend die jeweils anderen Parameter festgehalten werden.

7.2 Arrheniusgleichung

Bei der Verbrennung im Zylinder handelt es sich vereinfacht dargestellt um
eine chemische Reaktion. Natiirlich verlauft die Gesamtreaktion tiber mehrere
Teilreaktion ab. Aber Ausgangspunkt ist immer der Dieselkraftstoff und der
Luftsauerstoff.

CxHy 4+ 05 — CO +H204+CO+NO, +HC+C
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Bild 7-1. Brennverldufe bei Variation der Parameter Drehzahl n, Einspritzbeginn ¢ g, Gesamteinspritz-
menge Mg gesund Einspritzmenge wéhrend der ersten halben Millisekunde. Dabei werden jeweils die
anderen Parameter festgehalten.

Die Chemie benutzt die Arrheniusgleichung

Ea

¢=Ae RT -Cop, - Co, (7-13)
zur Bestimmung von Reaktionsgeschwindigkeiten. Sie gibt die Konzentrations-
anderung € des Endprodukts als Produkt eines temperaturabhidngigen Terms,
der Konzentrationen der Anfangsprodukte und einer Konstanten A an [45]. Die
Arrheniusgleichung gilt nicht nur fiir Elementarreaktionen, sondern auch fiir die
meisten zusammengesetzten Reaktionen. Dabei beschreibt E4y; die scheinbare Ak-
tivierungsenergie fiir diese Reaktionen.

Dasich die Hauptreaktion nicht in jeder Phase der Verbrennung aus den gleichen
Teilreaktionen zusammensétzt, verwendet man fiir jede Phase der Verbrennung
unterschiedliche Konstanten. Dies erlaubt es, die Reaktion und damit die Warme-
freigabe besser nachzubilden [227, Kapitel 9.1]. Auflerdem mufs bei der Simulation
des Brennverlaufs beachtet werden, daf8 nicht der gesamte eingespritzte Kraftstoff
mg als Ausgangsprodukt dieser Reaktion zur Verfiigung steht. In [55] wird hierfiir
ein quasistationdres Modell der Ausbreitung turbulenter Strahlen vorgestellt, mit
dem die Vermischung von Kraftstoff und Luft berechnet wird. Erst der Kraftstoff,
der bei einem bestimmten Konzentrationsverhaltnis zum Luftsauerstoff vorliegt,
steht zur Verbrennung nach der Arrheniusgleichung zur Verfiigung.
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7.3 MCC-Verfahren

In [37] wird ein Verfahren vorgestellt, bei dem der Brennverlauf proportional
zur Differenz zwischen dem eingespritzten Kraftstoff mg und dem verbrannten
Kraftstoff mgy

d

5 = G (Mo~ mey) (7-14)
ist. Obwohl dieser Ansatz bereits zu befriedigenden Ergebnissen fithren kann,
werden diese Ergebnisse durch Einfiihrung eines weiteren Faktors, der ein Mafs fiir

die Durchmischung von Kraftstoffdampf und Frischgas ist, nachhaltig verbessert.



8 Schubkurbelgetriebe

Das Schubkurbelgetriebe besitzt die Aufgabe, die Kraft aufgrund der Druckdiffe-
renz zwischen Ober- und Unterseite des Kolbens in ein Moment auf der Kurbelwelle
zu Uibertragen. Hierzu wird das sogenannte Schubkurbelgetriebe verwendet.

Bei der Modellierung wird vereinfachend angenommen, daf} alle Teile in sich
starr sind, keine Dehnung, Biegung oder Torsion erfolgt und die Lager spielfrei
sind.

8.1 Konstruktive Grunddaten

Das Kurbelgetriebe eines Tauchkolbenmotors setzt sich zusammen aus dem Kol-
ben, der am Kolbenbolzen und am Kurbelzapfen angreifenden Pleuelstange und
der Kurbelwelle. Der Kolben fiihrt dabei eine oszillierende und die Kurbelwelle
eine rotierende Bewegung durch. Dagegen fiihrt die Pleuelstange, die die oszillie-
rende Kolbenbewegung in die Rotationsbewegung der Kurbelwelle umsetzt, eine
schwingende Bewegung aus, wobei die mit dem Kolben geradgefiihrte Teilmasse
oszilliert, die am Kurbelzapfen befindliche Teilmasse mit der Welle rotiert und der
Schwerpunkt eine ellipsendhnliche Bahn beschreibt [227].

Mit den Bezeichnungen von Bild 8-1, das einen normalen Kurbelbetrieb darstellt
(die Zylinderachse schneidet die Kurbelwellenachse), gilt fiir den vom oberen
Totpunkt (OT) aus gerechneten Kolbenweg

s=r+I|—rcosp — | cosp.
Zwischen dem Kurbelwinkel ¢ und dem Pleuelstangen-Schwenkwinkel 3 besteht
der Zusammenhang r sing = | sinf. Mit Berticksichtigung von

cosp = 4/1—sir’p

und Einfithrung des Pleuelstangenverhéltnis Ap = |£ erhélt man fiir den Kolbenweg
die exakte Formel

s:r<1+>\—1P—cosq>—)\—1py/1—)\%sin2¢). (8-1)

Statt des Kolbenwegs benutzt man den normierten Kolbenhubkennwert

s 1 1 2
xr<1+)\P cosp )\P\/l )\Psm2¢>
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Bild 8-1. Konstruktive Grunddaten des Tauchkolbentrieb-
werks

mit seiner ersten
ApSing cosp

V1—A3sing
N ApCOS & — Apsir? ¢ +AZsin' ¢

(VI-Rzsing)’

X =sin +

und zweiten

X' = cosp

Ableitung nach ¢.

8.2 Bewegungsgleichung

Grundlage der Modellierung stellt die Bewegungsgleichung
d(Ow) dw do dw ,dO Z'V' (82)

gt Oar P9t T T T
mit nicht konstanten Tragheitmoment dar. Der Term —wzg—? wird als Massenmo-
ment Mpmass bezeichnet, da er aufgrund des sich dndernden Tragheitsmoments
O eine Anderung der Winkelgeschwindigkeit verursacht. Dieser Term wird in
Abschnitt 8.3.1 genauer betrachtet. Neben dem Massenmoment werden zwischen
Gasmoment Mgas, Ventilmoment My ¢pti1, Reibmoment My, und Lastmoment My,
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Bild 8-2. Zweimassenmodell der Pleuelstange [137]

unterschieden. Damit 1483t sich die Bewegungsgleichung (8-2) durch

) 1
¢ = 6 (Mmass + Mgas + Mventil + Mreib + Mlast) (8'3)

zusammenfassen. Im folgenden Abschnitt werden die fiinf verschiedenen Momente
vorgestellt.

8.3 Momentenanteile

8.3.1 Massenmoment

Das Massenmoment ist die Ursache eines nicht konstanten Tragheitsmoments,
das durch die Beschleunigung und Verzégerung unterschiedlicher Bewegungen
erzeugt wird. Dabei unterscheidet man zwischen rotierender, oszillierender und
ellipsenformiger Bewegung. Fiir die Berechnung der Wirkungen der bewegten
Bauteile verwendet man ein Ersatzsystem mit konzentrierten Massen. Der Einfluf§
der Pleuelmasse wird berticksichtigt, indem sie in zwei Massen aufgeteilt betrachtet
wird (Bild 8-2). Eine exakte Berechnung ist in der Regel nicht lohnend [137].

Die Masse der Pleuelstange wird dabei durch einen rotierenden Mg, und einen
oszillierenden mp,s, Anteil beschrieben. Dabei ist deren Summe gleich der Masse
der Pleuelstange mp und der Schwerpunkt S des Ersatzsystems stimmt mit dem
realen {iberein.

lrot losz

rrb,rot:rrb'l— rrb,osz:rrb'l—
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Zur gesamten auf dem Kurbelradius r rotierenden Masse Myesror eines Motors
zdhlen neben den entsprechenden Anteilen aller Pleuel die auf r reduzierte Masse
der Kurbelwelle mit Gegengewichten und die samtlicher sich drehenden Teile wie
z.B. das Schwungrad, die Kettenrdder und die Nockenwelle. Bei der Modellierung
eines Schubkurbelgetriebes als Teil eines Mehrzylindermotors ist fiir die rotierende
Masse des Einzelmodells der entsprechende Anteil zu verwenden. Fiir den Fall
eines Motors mit Z Zylindern gilt

1
Myt = Z Mgesrot -

Die gesamte oszillierende Masse Mys,des Einzylindermodells setzt sich aus dem
Anteil der Pleuelstange, dem Kolben mit Kolbenbolzen und den Kolbenringen
zusammen. Gemdfs dem Ersatzsystem in Bild 8-2 wird my und mys, auf die
Achse des Kolbenbolzens bzw. des Pleuellagers konzentriert. Dadurch gilt fiir die
kinetische Energie

1 1
Exin = Emrot 'Vfot + EmosZ' Vﬁsz

Ersetzt man V2, durch
- - : Zot = (1—cosp) Yrot = I SiNG
Vr20t = Z?ot +yrzot mit Ziot = (I)r sing Yrot = <|)r cosp
und V2., durch
i . . Zysz=1IX Yosz= 0
Vgsz* Zrz)sz+ ygsz mit Zosz= X = IX'd Vosz=0
so folgt aus der kinetischen Energie

Bxin = %rz (mrot + moslez) o? = %94)2
das Tragheitsmoment bzw. dessen Ableitung nach dem Kurbelwinkel ¢

O =r% (Mot +Mosx?) O = 2Mps,r*x'x'". (8-4)
Das Tragheitsmoment O besteht aus einem konstanten Teil, durch die rotierenden
Massen und einem periodischen, von ¢ abhingigen Anteil, durch die oszillierenden

Massen. Die Ableitung @' ist ebenfalls periodisch und mittelwertfrei. Dieser Term
bestimmt im wesentlichen den Verlauf des Massenmoments

Mmass = —w’@' = —2mpe,r*X X" §2, (8-5)
dessen Amplitude mit dem Quadrat der Winkelgeschwindigkeit zunimmt.

8.3.2 Gasmoment

Die Druckdifferenz zwischen Zylinderdruck p; und Druck im Kurbelgehéuse patm
iibt eine Kraft auf den Kolben aus, die iiber den Hebelarm rx’ das Gasdrehmoment
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Bild 8-3. Massenmoment iiber ein Arbeit-
spiel
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Bild 8-4. Gasmoment iiber ein Arbeitsspiel
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erzeugt. Bei Annahme von Atmosphdrendruck im Kurbelgehéuse ergibt sich fiir
das Gasdrehmoment

Mgas = (Pz — Pam) -AXT (8-6)

8.3.3 Ventimoment

Bei der Betédtigung der Ventile entsteht durch die Feder- und Massenkréfte ein mit-
telwertfreies periodisch schwankendes Drehmoment, hier mit Ventildrehmoment
Myentil bezeichnet. Beim Offnen und Schliefen eines Ventils muf8 die Masse des
Ventils mit allen damit verbundenen Teilen beschleunigt werden. Dies bewirkt eine
entsprechend, wenn auch sehr geringe, Verzogerung der Kurbelwelle. Einen be-
deutend groferen Anteil am Ventildrehmoment haben die Kréfte der Ventilfedern.
Beim Offnen eines Ventils erfihrt die Kurbelwelle eine Verzogerung, beim Schlie-
Ben hingegen wird sie beschleunigt. Das Ventildrehmoment durch die Betdtigung
eines einzelnen Ventils wird laut [58] durch

1 2
Myentil = > (A\Z/N”\/N (%) SuSk + AvnFvosy +)\\2/NC3\I$\|> (8-7)

mit Ay als Verhiltnis von Ventilhub zu Nockenhub, ¢, als Federkonstante der
Ventilfeder, Fy der Vorspannung der Ventilfeder und sy als Nockenhub dargestellt.
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8.3.4 Reibmoment

Zur Berechnung des Reibungsdrehmoments pro Zylinder gibt es zwei verschiedene
Ansitze. Der genauere Ansatz berechnet die Krifte auf die einzelnen Reibungs-
stellen. Daraus wird der Verlauf des Reibungsdrehmoments in Abhéngigkeit vom
Kurbelwinkel ermittelt. Hierzu werden jedoch viele Parameter benétigt, was eine
sehr detailierte Kenntnis des Motors erfordert. Bei der Annahme eines gleichfor-
migen Reibungsdrehmoments werden fiir die Berechnung lediglich Konstrukti-
onsdaten benotigt [17, 58]. Durch Messungen an verschiedenen Motoren wurde
der Reibungsmitteldruck pro Zylindervolumen ermittelt, der sich aus mehreren
Anteilen zusammensetzt.

1. Reibungsmitteldruck der Kolbengruppe
Prrk = 1072 (248+ 6,06¢ + 12, 5e137-14810 0 4 0 495(y nm)lvog)

2. Reibungsmitteldruck der Lager
b nm k 6,0 b?d
6 . )
PrrL = 34,45-10 mit k= D3< +mp+e2f>
Die Konstante K ist ein konstruktionsabhéngiger Term. Fiir Dieselmotoren
1aft sich ein Wert von 1, 76 angeben [58].
3. Reibungsmitteldruck der Ventilsteuerung

(ghy*"
b2r

Pmrv = (10,48-10°—1,4-10 °nyy)
4. Reibungsmitteldruck der Hilfsaggregate
Pmert = 0,85- 10 °nt>

Dabei stellt € das Verdichtungsverhiltnis, ny die mittelere Drehzahl in min—1,
D die Bohrung, r den Kurbelradius, a der Hauptlagerdurchmesser, b der Pleu-
ellagerdurchmesser, ¢ die Breite des Hauptlagers, d die Pleuellagerbreite, e der
Zusatzlagerdurchmesser, f die Zusatzlagerbreite, g die Anzahl der Ventile pro
Zylinder, h der Durchmesser des Einlafsventiltellers, m, die Anzahl der Kolben pro
Pleuellager und Vi, das Hubvolumen dar. Das mittlere Reibungsmoment ergibt sich
aus der Beziehung

Vi
Mreib = (pmrK + PmrL + Pmrv + pmrH) . 105' ﬁ[ (8-8)

Das Reibungsdrehmoment wéchst mit steigender Drehzahl an. Dies resultiert vor
allem aus der starken Drehzahlabhéngigkeit der Reibung in den Lagern und in den
Hilfsaggregaten. Das Reibungsdrehmoment der Kolbengruppe nimmt nur relativ
leicht zu. Der Beitrag der Ventilsteuerung verringert sich hingegen auf Grund der
besseren Schmierungsverhaltnisse.
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Bild 8-5. Winkelgeschwindigkeit und Gesamtmoment eines Einzylindermotors

8.3.5 Lastmoment

Das Lastdrehmoment My, beschreibt denjenigen Drehmomentanteil, der von
auflen auf die Kurbelwelle wirkt. Bei einem fahrenden PKW wire dies z.B. der
Einfluf des Luftwiderstands oder der Hangabtriebskraft.

Ist das tiber ein Arbeitsspiel gemittelte Gasdrehmoment gleich der Summe
aus Lastdrehmoment und Reibungsdrehmoment, bleibt die Kurbelwellendrehzahl
im Mittel konstant. Durch zyklische Schwankungen des Gasdrehmoments durch
einen unterschiedlichen Verbrennungsverlauf sind diese Drehmomentmittelwerte
selbst bei stationdrem Betrieb in der Regel nicht im Gleichgewicht. Ein Absinken
bzw. Ansteigen der mittleren Drehzahl wird durch eine geeignete Motorregelung
verhindert.

8.4 Simulation

Zusammen mit den Gleichungen zur Beschreibung des dieselmotorischen Ar-
beitsprozesses in Kapitel 4, des Ladungswechsels in Kapitel 5, des Einspritzvor-
gangs in Kapitel 6 und der Verbrennung in Kapitel 7 wurde ein Einzylindermotor
simuliert.

In Bild 8-5 sind die Ergebnisse der Simulation dargestellt. Dabei ist links die
Drehzahl und rechts das Gesamtmoment des Motors zu sehen. Dabei ist deutlich
die Expansionsphase nach der Verbrennung zu erkennen.

Durch Aneinanderreihung von Z Zylinder unter Beachtung der Phasenverschie-
bungen von (720/Z)° zu einem Gesamtsystem kann man einen Z-Zylinder in
seinem Verhalten simulieren. Bezeichnet man die Summe der von dem Zylinder
i auf die Kurbelwelle wirkenden Drehmomente mit dem Drehmoment Mz; und
die entsprechenden Tragheitsmoment ©;, so gilt fiir die Bewegungsgleichung der

Kurbelwelle
. 1 z
¢ =z (ZMZJ - Mlast) (8'9)
PACTA
i1
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Aufgrund der Komplexitit des verwendeten Modells ist der Rechenzeitbedarf
sehr grofi. Je nach Verwendung kann man zur Minimierung der Rechenzeit den
einen oder anderen Modellteil vereinfachen, dessen Zeitkonstante reziprok zum
Zeitbedarf ist. Da z.B. die Verbrennung eine sehr kurze Zeitkonstante besitzt,
kann man das einfachere Vibe-Verfahren benutzen, wenn man z.B. iiber viele
Arbeitsspiele simuliert. Mochte man hingegen die exakten Vorgange wahrend
der Einspritzung untersuchen, so kénnen entsprechend die ausfiihrlichen Modelle
verwendet werden.



9 Bremssystem mit elekirohydraulischen
Aktuator

Die Anforderungen an modernen Bremssystemen wird immer grofSer. Sie besitzen
nicht nur die Aufgabe ein negatives Drehmoment (Bremsdrehmoment Mgg) an den
Rédern zu erzeugen, um das Fahrzeug zu verzogern bzw. im Stillstand zu hal-
ten, sondern iibernehmen im Rahmen von Antiblockiersystemen (ABS), Antriebs-
schlupfregelungen (ASR) und Fahrstabilitdtsregelungen (FSR) wichtige Aufgaben
der Fahrsicherheit. Diese erfordern hohere Anforderungen an das Bremssystem,
wie hohe Stellgenauigkeit, kurze Ansprechzeiten, Schwingungsarmut und niedrige
Riickwirkungen auf das Bremspedal.

Bisherige Bremssysteme, bei denen der Fahrer {iber das Bremspedal direkte
hydraulische Verbindungen zu den einzelnen Bremsen besitzt, werden diesen
Anforderungen nur noch durch erhéhtem Aufwand gerecht. Eine Regelung des
Bremsdrucks mit herkémmlichen Magnetschaltventilen und Hydraulikpumpen
erreicht nicht die erforderliche Regelgiite. Forschungs- und Entwicklungsarbeiten
haben hierfiir einen elektrohydraulischen Bremsenaktuator hervorgebracht. Jeder
radindividuelle Aktuator erzeugt auf der Grundlage elektrischer Steuersignale Ugg
einen Bremsdruck pgrfiir die entsprechende Bremse. Seine Nachteile liegen erstens
in dem hoheren Energiebedarf, und zweitens in seinem absolut ausfallsicheren
Aufbau. Eine Notstromversorgung mufi eine einwandfreie Funktion in jedem
Fahrzeugzustand garantieren.

In diesem Kapitel wird der Aktuator und die Scheibenbremse, dessen vollstan-
dige Beschreibung ein eigenes Forschungsthema darstellen wiirde, modelliert.

9.1 Bremse

Das hier verwendete Modell eines Hydraulik-Scheibenbremse ist sehr stark verein-
facht. Eine exaktere Modellierung findet man z.B. in [177].

In Bild 9-1 sieht man den schematischen Aufbau einer Scheibenbremse. Die
Hydraulikfliissigkeit (3) driickt mit dem Bremsdruck pgr auf die Bremskolben (2)
mit der Gesamtfliche Agr. Die Kolben driicken iiber die Riickenplatten (5) und
Bremsbeldge (6) mit der Kraft

FBr = PBR' ABR (9-1)
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Bild 9-1. Schematischer Schnitt durch
eine Bremse mit Zweikolbenfestsattel. \
Die Grofie rgreft gibt den Abstand

vom Wirkmittelpunkt der Bremsbeldge
zur Radachse an. Dieser Radius
entspricht dem Hebelarm, der die
Bremskraft Fgr in ein Bremsmoment
MgR tiberfiihrt. (1) Bremssattel, (2)
Bremskolben, (3) Hydraulikfliissigkeit,
(4) Kolbendichtring, (5) Riickenplatte,
(6) Bremsbeldge, (7) Bremsscheibe, (8)
Radnabe [177]
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auf die Bremsscheibe (7). Hierbei wird das Bremsmoment

Mgr = Fgr-eref - Her (9-2)
als Produkt aus Bremskraft Fgr, dem effektiven Bremsenradius rgre¢t als Abstand
des Wirkmittelpunkts der Bremsbeldge zur Radachse und des Bremsreibbeiwerts
bgrerzeugt. In diesem Modell wird davon ausgegangen, dafs der effektive Bremsen-
radius rgreff und der Bremsreibbeiwert [gr konstant ist. Dies ist im realen Betrieb
natiirlich nicht gegeben. Trotzdem diirfte die hier verwendete Beschreibung den
Aufgaben gerecht werden.

9.2 Elektrohydraulischer Bremsenaktuator

Der Bremsenaktuator ist ein elektrohydraulisches System, bei dem ein Elektromo-
tor iiber ein Spindelgetriebe einen Hydraulikkolben axial bewegt und somit im
Bremssystem einen Bremsdruck erzeugt. Bild 9-2 zeigt den schematischen Aufbau
des elektrohydraulischen Bremsenaktuators.

Er besteht im wesentlichen aus der Endstufe mit Pulsweitenmodulation (PWM)
(1), dem Gleichstrommotor mit Spindelgetriebe (2) und dem Bremszylinder (3).
Geht man von einer drucklosen Stellung aus, so pragt die PWM-Endstufe aufgrund
der entsprechenden Steuerspannung Ugg einen entsprechenden Ankerstrom igm
in die Gleichstrommaschine. Der Motor dreht sich mit der Winkelgeschwindigkeit
wgwm. Das Spindelgetriebe setzt die Rotationsbewegung des Motors in eine Linear-
bewegung der Spindel um. Nach Uberfahren der Nachlaufbohrung (Schniiffelloch)
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Bild 9-2. Schematischer Aufbaudeselek- | BR

i W, p
trohydraulischen Bremsenaktuators. (1) oM oM BR
Endstufe mit Pulsweitenmodulation (2)

Gleichstrommotor mit Spindelgetriebe

(3) Bremszylinder PWM 4—I 'I: ’
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Bild 9-3. Ersatzschaltbild einer Gleich-
strommaschine
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baut sich im Bremszylinder der Bremsdruck pgr auf. Der Bremszylinder ist mit ei-
nem Ausgleichsbehilter versehen, damit der Belagverschleiff der Bremsbeldge und
kleine Undichtigkeiten durch nachlaufende Bremsfliissigkeit ausgeglichen wird.
Hierzu mufl der Hydraulikkolben in die eingezeichnete Ausgangslage zurtickfah-
ren. Im Bremssystem wird der Bremsdruck pgr und der Winkel der Spindel ¢pgm
gemessen [258].

9.2.1 Modellierung der Komponenten

9.2.1.1 Gleichstrommaschine

Die Eigenschaften der Gleichstrommaschine wird durch ihr Ersatzschaltbild (Bild
9-3) beschrieben.

Der eingepragte Ankerstrom igy fliefit durch den Ankerwiderstand Rgm, der den
resultierenden ohmschen Widerstand aller im Ankerkreis liegenden Wicklungen
darstellt, und die Ankerinduktivitit Lgy, die die magnetischen Eigenschaften
der Ankerwicklung einschlieflich der Wendepolwicklungen sowie einer eventuell
vorhandenen Kompensationswicklung berticksichtigt. Der Spannungabfall an den
Biirsten der Maschinen, der in nichtlinearen Zusammenhang mit dem Ankerstrom
steht, wurde vernachlassigt. Diese Vernachlédssigung ist allgemein tiblich und auch
in den weitaus meisten Féllen zuldssig [152]. Durch Induktion entsteht im Anker
die innere Gegenspannung Up (elektromotorische Kraft) der Maschine. Weitere
Grofien sind die Ankerspannung Ugm und der Erregerflufs ®. Bei der verwendeten
Gleichstrommaschine wurde mit Hilfe von Permanentmagneten erregt, d.h. der
Erregerflufl ®e ist konstant.

Mit der Maschengleichung der Spannungen im Ankerstromkreis

Ramicm + Lemicm + Uo = Ugw, (9-3)
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Bild 9-4. Strukturbild der Gleichstrommaschine mit -1 T
konstantem Erregerflufs ®e RGM GM,1
U F iom 'a Mawm
Uo
Wap
Clq)e<—

Bild 9-5. Strukturbild der Endstufe mit

Pulsweitenmodulation [165]
kP\I\INI TP\NM
u - u
BR :1 ' Ga(9) = oM
IoM.soll

der inneren Gegenspannung

Ug = Cem,1 Pe M (9-4)
und dem Motormoment

Mgwm = Cem,2 Peigm (9-5)

wird die Gleichstrommaschine beschrieben. Mit der Abkiirzung Ugisf = Ugm — Uo
erhélt man die laplacetransformierte Maschengleichung

lem 1 Ry (9-6)
Usv Rov+Slem 1+sTema
Dies ist ein PT;-Glied mit der Ankerzeitkonstanten Tgm 1 = I';g—:: Hieraus ergibt sich
das Strukturbild der Gleichstrommaschine in Bild 9-4.
Die hier verwendete Gleichstrommaschine erreicht bei einem Stillstandstrom
von igmmax= 78A ein Moment von Mgmmax= 1,8Nm Ihre Ankerzeitkonstante
liegt bei Tgm 1 = 5ms Die Leerlastdrehzahl liegt bei wgm o = 408rad s~ 1

9.2.1.2 PWM-Endstufe

Die Endstufe mit Pulsweitenmodulation 148t sich durch die Struktur in Bild 9-5
darstellen [165].

Die Endstufe besteht aus einer Steuerkennlinie, die der Steuerspannung Ugr
einen Sollankerstrom igm soll zuweist. Dabei wirkt sie aufSerhalb des Arbeitsberei-
ches der Endstufe wie ein Begrenzungskennlinie, d.h. die Aussteuerungsgrenzen
sind von der Leistungsfahigkeit der Endstufe abhéngig. Dabei geht man davon aus,
dafs die Begrenzung absolut gesehen identisch ist und den Strom auf %ipwmmax
beschrankt. Innerhalb der Beschrankung besitzt die Kennlinie die Steigung Cpwm.

Der Stromregler mit der Ubertragungsfunktion Gr(s) regelt die Regelabwei-
chung igmsoll — iegm und die als Storgrofie wirkende induzierte Quellenspannung
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Bild 9-6. Schematischer Aufbau des Bremszylinders mit Schniffelloch

verschiedenen Stellungen des Kolbens | |
Hi q-
[ [
|1

|
(1(2)(3) (4)

Uo des Gleichstrommotors statisch vollsténdig aus. Dabei verwendet man einen
PI-Regler [165] mit der Ubertragungsfunktion

ky . Tom Tem
Ggr(s) = — t = ki = . 9-7
RS =ko+ S i ko 2Tpwm ' 8Tawm 7)

Das Ausgangssignal des Stromreglers wird mit Hilfe des PWM-Stellglieds in die
Klemmenspannung Ugm der Gleichstrommaschine umgewandelt. Das Stellglied
wird durch ein PT; — Glied mit der Ubertragungsfunktion
kewm

G(s) = ———
( ) 14+ sThwm
beschrieben. Die Zeitkonstante des Stellglieds liegt bei der verwendeten Endstufe
bei Tpwm = 1 ms Hieraus folgen die Konstanten

ko=2,5 k =625sec’

des Stromreglers. Der Begrenzungsstrom der Endstufe liegt bei ipwmmax= 30A bei
einer Steuerspannung von Ugrmax= 2,5V.

(9-8)

9.2.1.3 Bremszylinder

Der Bremszylinder tiberfiihrt einen Spindelwinkel ¢ g in den Bremsdruck pgg. Fiir
die Beschreibung der verschiedenen Zustande ist die Struktur des Bremszylinders
in Bild 9-6 dargestellt.

Dabei werden verschiedene Stellungen des Kolbens unterschieden. In der Null-
position (1) gibt der Kolben das Schniiffelloch vollstandig frei, wodurch eventuell
benotigte Bremsfliissigkeit aus dem Ausgleichsbehdlter nachlaufen kann. Erst nach
dessen Uberfahren (2) wird der Bremskolben im Bremssattel bewegt. An der Po-
sition (3) liegen die Bremsbeldge an der Bremsscheibe an. Nun kann sich der
Druck aufbauen, um in Position (4) den Maximaldruck zu erreichen. Ohne weitere
Modellierung wird angenommen, dafs der Druck eine Funktion des Spindelwinkels

Per= f (dcm) (9-9)
ist. Dies ist natirlich sehr stark vereinfacht, da z.B. Dehnungseffekte von Hydrau-
likleitungen und -dichtungen und weitere dynamischen Effekte nicht berticksich-
tigt wurden. Trotzdem kann man grundsétzliche Aussagen tatigen. So wird bis
zur Position (3) kein nennenswerter Druck aufgebaut, da die Kolbenbewegung im
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Bild 9-7. Statische Druckkennlinie mit
Totbereich
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Bild 9-8. Strukturbild eines Bremszylinders mit statischer Druckkennlinie

- Cgzy

Mu
Y

Bremszylinder entweder zu einer Stromung der Bremsfliissigkeit durch das Schniif-

felloch in den Nachfiillbehilter bzw. in eine Kolbenbewegung im Bremssattel fiihrt.

Diesen Bereich nennt man Totbereich. Da bei dem vorliegenden Bremssystem der

Spindelwinkel ¢gm und der Bremsdruck pgr gemessen wird, kann eine statische

Kennlinie bestimmt werden. Sie erreicht ihr Maximum bei pgrmax = 22MPa bei

einem Spindelwinkel §em max= 64,08rad. Bild 9-7 zeigt ihr gendhertes Aussehen.
Der Druck im Bremszylinder pgr erzeugt auf der Spindel das Lastmoment

Mgz = —Cgz Par- (9-10)

Diese lineare Naherung kann fiir die Realitdt angenommen werden [139]. In Bild
9-8 ist die Struktur des Bremszylinders mit statischer Druckkennlinie dargestellt.

BR

9.2.1.4 Reibung

An allen beweglich Zeilen des Bremsenaktuators tritt sowohl Haft- als auch Gleitrei-
bung auf. Primér interessiert hier das dynamische Verhalten des Bremsenaktuators,
sodafl Haftreibung vernachlassigt werden kann. Bei der Gleitreibung unterschei-
det man zwischen einer geschwindigkeitsabhdngigen und einer kraftabhangigen
Reibung. Beide Reibungsarten erzeugen auf der Spindel ein Reibmoment.
Geschwindigkeitsabhdingige Reibung
Die geschwindigkeitsabhidngige Reibung

MReih1 = —Creib,1 WM (9-11)
ist proportional zur Winkelgeschwindigkeit.
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Bild 9-9. Strukturbild der Reibung mit geschwindigkeits- und
kraftabhéngiger Komponente

Bild 9-10. Strukturbild der Bewegungsglei- M Mo
chung BZ Reib
ol
Wem dom
> —
Mam

Kraftabhdngige Reibung
Die kraftabhéngige Reibung

MRgein2 = —Creib,2 WeM PBR (9-12)

ist proportional zum Produkt aus Winkelgeschwindigkeit und Bremsdruck. In Bild
9-9 ist das Strukturbild der Reibung dargestellt.

Die geschwindigkeits- bzw. kraftabhingige Reibungskonstante liegt bei dem
hier verwendeten Aufbau bei

Creibt = 1,15-107*kgnfs™  Creip2 = 1,05-10 °nPs.

9.2.1.5 Bewegungsgleichung

Die drei Momente Mgwm, Mgz und Mgeip verursachen eine Anderung der Winkelge-

schwindigkeit
. 1
Wem = g — (Mem + Mgz + MReib) (9-13)
GM
der Gleichstrommaschine und damit eine Anderung des Spindelwinkels
bom = wowm- (9-14)

In Bild 9-10 ist das Strukturbild der Bewegungsgleichung dargestellt.
Das hier verwendete Bremssystem besitzt ein Tragheitsmoment von Ogym =
8,77-10 %kgn?. Die Leerlastdrehzahl ist bei Maximalstrom innerhalb von

Ogm WeM,0

Tomz2 = =19ms (9-15)
MGM,max
erreicht. Der Maximalwinkel der Spindel ¢ gm maxist frithstens nach
¢GM max
Tsp= —— =157ms 9-16
P = oo (9-16)

erreicht.
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iBE Gr(9)
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Bild 9-11. Strukturbild des elektrohydraulischen Bremsenaktuators

9.2.2 Gesamimodell

Werden alle einzelnen Strukturbilder zusammengefiigt, so erhdlt man das Struk-
turbild des elektrohydraulischen Bremsenaktuators in Bild 9-11

Das Modell des Bremsenaktuators entspricht einem mehrfach nichtlinearen
System fiinfter Ordnung.

9.2.3 Modellvereinfachung

Das hier entwickelte Modell ist eine mehrfach nichtlineare Regelstrecke flinfter
Ordnung. Die Ordnung fiinf entsteht dadurch, daff der unterlagerte Stromregler
mit der Ubertragungsfunktion Gg(s) ein PI-Regler ist, und selbst ein I-Glied
enthdlt. Da fiir den Regelungsentwurf eine moglichst einfache lineare Strecke
niedriger Ordnung erwiinscht ist, wird das bisherige Modell durch Methoden der
Ordnungsreduktion, Strukturvereinfachungen und Kompensationen der Steuer-
bzw. Druckkennlinie vereinfacht.

9.2.3.1 Ordnungsreduktion und Strukturvereinfachungen

Innere Gegenspannung

Die Riickfithrung der Drehzahl wgm zur Bestimmung der inneren Gegenspannung
kann vernachldssigt werden, um sie als additive Stérgrofie im unterlagerten Strom-
regelkreis aufzufassen. Der unterlagerte Regelkreis ist aufgrund seiner Zeitkon-
stanten gegeniiber der Anderung der Winkelgeschwindigkeit sehr viel schneller,

so daf der Stromregler diese Storgrofse ausregeln kann. Hierdurch entsteht nun ein
geschlossener Regelkreis mit der Ubertragungsfunktion

14+ 4Tpwms
1+ (% +4TPWM) s+ TPWM;TGMJ 24 TPWMGTGM.l 3

Grwm = (9-17)
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Bild 9-12. Strukturbild des elektrohydraulischen Bremsenaktuators nach erster Vereinfachung
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Da der Stromregelkreis gut geddmpft ist, kann man ihn ndherungsweise durch ein
PT;-Glied mit der Ubertragungsfunktion

, 1

PWM = 7T
ersetzen [165]. Die Zeitkonstante T; entspricht dabei der Zeitkonstanten des Strom-
reglers Gg(S)

T = K =4ms (9-19)

kq
Nimmt man anstatt der Verstarkung eins, die Verstarkung cgm 1Pe, so erhélt man
als Ausgang des PT;-Glieds das Moment Mgm der Gleichstrommaschine. Durch
diese Vereinfachung konnte das Strukturbild des Bremsenaktuators, wie in Bild

9-12 gezeigt, vereinfacht werden.

mit

(9-18)

Moment des Bremszylinders

Das Moment des Bremszylinders, das der Spindelzeitkonstanten Tsp gehorcht,
kann als Storgrofe des zu entwerfenden Bremsenaktuatorreglers (s.h. Kapitel 16)
aufgefafst werden. Hierdurch verschwindet die Riickfithrung des Drucks.

Kraftabhdngige Reibung

Untersuchungen [177] haben gezeigt, daf8 die Kraftabhdngige Reibung gegentiber
der drehzahlabhéngigen vernachlassigt werden kann. Hierdurch verschwindet die
Riickfiihrung des Produkts aus Bremsdrucks und Winkelgeschwindigkeit. Durch
die beiden letzten Vereinfachungen wurde das Strukturbild des Bremsenaktuators,
wie in Bild 9-13 gezeigt, vereinfacht.
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Bild 9-13. Strukturbild des elektrohydraulischen Bremsenaktuators nach zweiter und dritter Verein-
fachung

W
y Pom

. 4
Mgy Wem p

BR

Bild 9-14. Strukturbild des elektrohydrau- c,®, O
. . e GM
lischen Bremsenaktuators nach vierter
und fiinfter Vereinfachung Creib1 Creib,1
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Riickkopplung der geschwindigkeitsabhédngigen Reibung

Die Riickkopplung der geschwindigkeitsabhéngigen Reibung tiber den ersten
Integrator fithrt zu einem Teilsystem mit der Ubertragungsfunktion

1
-1
G)GMS Creib 1
G(s) = — = . . 9-20
( ) 1+ —g:k;lls 1+ eGMCr_eilb,ls ( )

Dies ist ein PT;-Glied mit der Zeitkonstanten
T = OcmCrep; = 76Ms (9-21)
Vernachldssigung des Stromreglers
Vergleicht man die Zeitkonstanten der beiden PT;-Glieder, so stellt man fest, daf§
die des Stromreglers mit 4msdeutlich unter den 76msliegt. Aus diesem Grund
kann man den Stromregler auf die Verstirkung cgm 2 ®Pe reduzieren, d.h. man fafst
die beiden PT;-Glieder zu einem
Com2®Pe
G(9) = o (9-22)
+cars
zusammen. In Bild 9-14 sieht man die Struktur des nun stark vereinfachten
Bremsenaktuators.

9.2.3.2 Kompensation der Steuerkennlinie

Die normierte Steuerkennlinie kann durch eine Begrenzungskennlinie mit an-
schlieBender Umkehrkennlinie kompensiert werden. Geht man davon aus, daf§
der zu entwerfende Bremsenaktuatorregler als Stellgrofle den einzupragenden
Ankerstrom igy ausgibt, so wird die Stellgréle durch die Bregrenzungskennlinie
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Bild 9-15. Strukturbild des elektrohydraulischen Brem- c, (De [©) oM
senaktuators nach Kompensation der Steuerkennlinie _—

reib,l Creib,1
lem f— Per
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auf den Strombereich —ipwmmax. - - iPwmmaxbeschrankt. Anschlielend generiert die
Umkehrkennlinie mit der Steigung Cpy \ die zugehorige Steuerspannung Ugg, die
man am realen System auf die Ansteuerelektronik geben kann. Die PWM-Endstufe
wird dann den zugehorigen Strom in die Gleichstrommaschine einpragen.

Hierdurch ist es gelungen, die Steuerkennlinie nichtlinear zu kompensieren.
Lediglich die Begrenzung der Stellgrofie bleibt wirksam. Wahrend dies beim
Ausregeln von Stérungen kein Problem darstellen sollte, konnte die Beschrankung
lediglich beim Anfahren wirksam werden. Auch bei Optimierungsverfahren zur
Einstellung von Reglerparameter mufs man darauf achten, daff die Stellgrofie
begrenzt ist.

Setzt man am realen Regler die vor die modellierte Strecke vorgeschaltete
Begrenzungs- und Umkehrkennlinie am Ende des Reglers, so kann man beim
Reglerentwurf auf die Beachtung der Steuerkennlinie verzichten. Hierdurch ver-
einfacht sich die Strecke, wie in Bild 9-15 zu sehen ist, noch einmal.

9.2.3.3 Kompensation der Druckkennlinie

Die verbleibende Regelstrecke enthélt noch als einzige Nichtlinearitdt die Druck-
kennlinie, dessen direkte Kompensation mittels Umkehrfunktion aus mehreren
Griinden nicht moglich ist:

1. Eine eindeutige Umkehrfunktion kann wegen des Totbereichs innerhalb der
Druckkennlinie nicht konstruiert werden, denn sie ist nicht injektiv.

2. Um statische Genauigkeit fiir den Druck zu erhalten, muf die nichtlineare
Kompensation vor den Streckeneingang gelegt werden. Durch die nachfol-
genden dynamischen Glieder vor der zu kompensierenden Druckkennlinie
ist dann allerdings die Kompensation dynamisch stark eingeschrankt.

3. Beim Verfahren der nichtlinearen Kompensation mittels Umkehrfunktion
muf$ die kompensierende Kennlinie bekannt und stationdr sein. Gemafs
der Anforderung auf Robustheit gegeniiber der Druckkennlinie ist diese
Bedingung hier jedoch nicht erftillt.

Als praktikable Kompensationsmethoden fiir die Druckkennlinie gibt es zwei
prinzipielle Moglichkeiten, die im folgenden besprochen werden.
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Bild 9-16. Kompensation der nichtlinearen Druckkennlinie mittels statischer Verstarkung

Kompensation mittels statischer Verstdrkung

Bei der Kompensation mittels statischer Verstarkung regelt man nicht den Brems-
druck pgr sondern den Spindelwinkel ¢gm und erzeugt aus dem Solldruck einen
Sollwinkel. Dies ist moglich, wenn die statische Verstarkung, die fiir jeden Arbeits-
punkt den statischen Zusammenhang zwischen pgrund ¢gm wiedergibt, berechnet
werden kann. Nach Durchfahren des Totbereichs der Druckkennlinie erhélt man
die statische Verstarkung V unmittelbar aus den Mefigrofien durch Division. Fiir
die Sollwerte gilt dann entsprechend

¢GM,SOII = M PeRrsoll- (9-23)
Per

Bild 9-16 zeigt die Struktur zur Kompensation der Druckkennlinie mittels statischer
Verstarkung.

Eine besondere Betrachtung erfordert das Verhalten im Totbereich der Druck-
kennlinie, in welchem der Druck pgr unabhingig vom Spindelwinkel ¢gm den
Wert Null besitzt. Damit nimmt der Quotient zur Berechnung des Sollwinkels
einen unendlich grofien Wert an. Um bei sehr kleinen Drucksollwerten ein uner-
wiinschtes Uberschwingen zu vermeiden, wird der Quotient auf einen endlichen
Wert begrenzt, der noch fiir den kleinsten vorkommenden Drucksollwert einen
Sollwinkel auSerhalb des Totbereichs liefert. Die hieraus resultierende geringe An-
sprechschwelle fiir den Drucksollwert ist zweifellos ein Nachteil dieses Konzepts.
Als Vorteil bewirkt aber der Drucksollwert pgrsoll = O ein automatisches Zurtick-
fahren der Spindel in die Nullposition ohne zusétzliche Steuerungsmafinahmen.

Kompensation mittels differentieller Verstérkung

Bei der Kompensation mittels differentieller Verstarkung wird die vom Arbeits-
punkt abhingige differentielle Verstarkung (Steigung) p'(¢) der Druckkennlinie
reziprok innerhalb des Druckregelkreises multiplikativ invers aufgeschaltet (Bild
9-17).

Hierdurch erhélt der Regler nicht mehr die Druckabweichung Apgr sondern
die Winkelabweichung Adgwm, die mit einem linearen Reglerentwurf ausgeregelt
werden kann. Die Aufgabe besteht nun darin, die Steigung der Druckkennlinie
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Bild 9-17. Kompensation der nichtlinearen Druckkennlinie mittels differentieller Verstarkung
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in jedem Arbeitspunkt bereit zu stellen. Man kann nattirlich diese Information
a-priori wieder in eine Kennfeld ablegen, das aber die gleichen Nachteile beziiglich
Robustheit wie die Druckkennlinie besitzt.

Eine weitere Moglichkeit besteht darin, aus den gemessenen Grofien ¢gm und
pger die jeweilige Steigung im Betrieb durch Annédherung als Differenzenquotient
zu berechnen. Dies geschieht dadurch, daf nach der absoluten Anderung des
Winkels ¢gr um einen bestimmten Schwellwert A¢s die Steigung durch den
Differenzenquotient

/ ~ ApBR
PO~ 3o,
berechnet wird. Dabei wird die Steigung sowohl nach unten als auch nach oben
begrenzt. Auch kann man die Multiplikation mit der Inversen der Druckkenn-
liniensteigung auch nach den Regler verschieben. So erreicht man, dafs z.B. das
Mefirauschen dieser Linearisierungsmafinahme einen eventuellen D-Anteil des
Reglers verstarkt.

(9-24)

Vergleich der Kompensationen

Die Unterschiede der beiden Kompensationsverfahren liegen hauptséchlich in den
zusétzlichen Steuerungsmafinahmen fiir den Totbereich der Druckkennlinie, beim
Fithrungsverhalten sowie bei der Empfindlichkeit gegentiber Quantisierungs- und
Mefsrauschen des Winkel- und Drucksignals.






10 Sonstige Antriebssystemkomponenten

In den Kapitel 4 bis 8 wurde der Motor durch Modelle fiir Ansaug-, Abgas-,
Einspritzsystem, Verbrennung und Schubkurbelgetriebe beschrieben. In Kapitel 9
wurde das Bremssystem mit elektrohydraulischen Bremsenaktuator modelliert. In
diesem Kapitel folgt neben einer Modellreduktion von Zylinder und Bremssystem
die mathematische Beschreibung samtlicher anderen Antriebssystemkomponen-
ten angefangen bei der Ubertragung der in den Schubkurbelgetrieben erzeugten
Drehmomenten iiber Kurbelwelle, Kupplung, Getriebe, Kardanwelle, Achsantrieb,
Differential, Rad-Strafle-Kontakt auf die Strafle, um das Fahrzeug in Langsrichtung
zu beschleunigen bzw. zu verzogern.

Bei der Modellierung der sonstigen Antriebssystemkomponenten, wie in Bild
10-1 dargestellt, wurde darauf geachtet, daf§ die Wirkrichtung der Momente vom
Motor in Richtung Rad und die Wirkrichtung der Drehzahlen vom Rad in Rich-
tung Motor weisen. Aufierdem wird vorausgesetzt, dafl es sich dabei um ein
hinterradangetriebenes Kraftfahrzeug handelt.

R -— — Rad
N MeRr
= b e
a zZ
z o — & m 3& §<
<l <l 3 <l & i |
Mgy ] ] ] ] ] ]
—® Zylinder Kurbelw. Kupplung Getriebe Kardanw. Achsantr. Different
- - - - - -
© g < g g s A
< = =
g = = = s = 5| |2
=
- Y
BRM MeRr i
Rad = —  Rad

Bild 10-1. Aufbau des Antriebssystems und Definition der Wirkrichtung von Momenten und Winkel-
geschwindigkeiten
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Bild 10-2. Reduziertes Modell der Zylinder mit Schubkurbelgetriebe

10.1 Komponenten

10.1.1 Mechanische Motormodellreduktion

In Abschnitt 5.3 wurde beschrieben, wie das ausfiihrliche Motormodell der Kapitel
4 bis 8 zu Druckwellen im Ansaug- und Abgassystem fiihrt. Entsprechend den
Druckwellen schwingt auch das Moment der Schubkurbelgetriebe auf die Kur-
belwelle mit der Anzahl der Verbrennung, d.h. ein Vier-Zylinder-Motor mit einer
Drehzahl von n = 1500min~?! erzeugt Momentenschwingungen von 50Hz Diese
Schwingungen koénnen weder durch den Motor selbst noch durch eine andere
Einrichtung im Antriebssystem ausgeregelt werden. Deshalb wird hier nicht der
exakte Verlauf des Moments benétigt, sondern sein Mittelwert wahrend eines
Taktes.

Das gesamte Motormodell reduziert sich aus mechanischer Sicht zu einem
einfachen System, das die Einspritzmenge mp; pro Einspritzung taktweise mit
dem arbeitspunktabhingigen Wirkungsgrad g und dem unteren Heizwert Hy
des Dieselkraftstoffs multipliziert. Da das System nicht sprungféhig ist, wird das
Produkt durch ein Verzogerungsglied erster Ordnung (PTy)

B 1

1+Tmors

geschickt, um das mittlere Moment an den Schubkurbelgetrieben zu erhalten. Die

Struktur ist in Bild 10-2 zu sehen. Die Abtastzeit
4

Z- Wvor

der Einspritzmasse ist variabel. Fiir die systemtheoretische Beschreibung kann
man entweder von einem Abtastjitter ausgehen und daraus ein Fehlersignal e(t)
berechnen [98], oder man geht zu einer winkelsynchronen Signalverarbeitung tiber
[104].

G(s)

TA((Q"not) =

10.1.2 Kurbelwelle

Die Kurbelwelle wandelt die hin- und hergehenden Bewegungen der Kolben
tiber die Pleuel in Drehbewegungen um. Da das Ubertragungsverhalten einer
Kurbelwelle als ein System von Massen und Torsionsschwinger nach Bild 10-3
beschrieben werden kann, verursachen die zeitlichen verdnderlichen Gas- und
Massenkrifte Drehschwingungen der Kurbelwelle.
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Bild 10-3. Torsionschwingungssystem einer Oy 0Oy, Oy Oyhy O
Kurbelwelle h Schwungra
Bild 10-4. Reduziertes Triebwerk als Zweimas- Z o.. )

sensystem T a S
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Mit Hilfe der Theorie von Torsionsschwingungssystemen kann das Eigen-
schwingungsverhalten untersucht werden. Dabei gilt, daf$ bei einem System mit n
Massen n— 1 Eigenschwingungsformen auftreten konnen. Bei Fahrzeugmotoren ist
aber im allgemeinen nur die Eigenschwingungsform 1. Grades (Grundschwingung
mit einem Schwingungsknoten) von Bedeutung, da schon die Eigenkreisfrequenz
der ersten Oberschwingung so hoch liegt, daff gefahrliche Resonanzzustande ver-
mieden werden. Es geniigt also eine Untersuchung der Grundschwingung, die
mit Hilfe eines auf ein Zweimassensystem reduzierten Triebwerks nach Bild 10-4
ermittelt werden kann. [227, Kapitel 13.4] Mit dem Gesamttragheitsmoment der
Kurbelwelle

Okw = z Oz +0Os (10-1)
I
ergeben sich die Bewegungsgleichungen

. 1
Wske= g — (Mske— Mkw)
KW

Mkw = dw (Wske— Wkw) + Ckw / (tske— xw) dt
mit den Bezeichnungen aus Bild 10-4.

(10-2)

10.1.3 Kupplung

Die Kupplung besitzt die Aufgabe, wihrend des Gangwechsels den Motor vom
restlichen Antriebssystem abzukuppeln und nach dem Gangwechsel die Dreh-
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zahldifferenz zwischen An- und Abtrieb zu tiberbriicken und dabei entstehende
Verlust in Form von Warme abzugeben. Im eingekuppelten Zustand tibertragt
die Kupplung das Kurbelwellenmoments Mxp = Mkw bzw. besitzt die Getriebe-
drehzahl wkp = WgT. Der Kupplungsvorgang selbst wurde in dem Modell nicht
aufgenommen.

10.1.4 Getriebe

Das Getriebe wandelt nach festen Ubersetzungsverhiltnissen die Drehzahl und
das Moment um.

Wt = Kgang' kAR~ MaT = Kgang' Mkp (10-3)

10.1.5 Kardanwelle

Die Kardanwelle stellt ebenso wie das reduzierte Modell der Kurbelwelle ein
Zweimassensystem dar.

. 1
Wt = =—— (Mgt — MkaR)
Oxw (10-4)

Mkar = Okar (kAR — Waa) + CKAR/ (WxaAR— Waa) dt

10.1.6 Achsantrieb

Der Achsantrieb ist eine feste Ubersetzungsstufe zwischen Kardanwelle und Diffe-
rential.

waa = Kaa - tpir Maa = Kaa- Mkar (10-5)

10.1.7 Differential

Das Differential sorgt fiir die gleichmaRige Ubertragung des Antriebsmoments auf
die Hinterrdder und gleicht die unterschiedlichen Raddrehzahlen bei Kurvenfahrt
bzw. unterschiedlichen Fahrbahnoberfldchen aus.

_ WrADNI + WRADAY Maa Maa

WpiF = 5 Mann === Mannr = —- (10-6)

10.1.8 Bremsmodellreduktion

Das Modell der Bremse mit elektrohydraulischem Bremsenaktuator in Kapitel 9
wurde reduziert und mit Regler und Druckkennlinienkompensation ausgestattet.
Natiirlich héngt die Ubertragungsfunktion zwischen Soll- und Ist-Druck vom ver-
wendeten Regler ab, sie 18t sich aber durch ein Verzogerungsglied erster Ordnung
(PTy) annédhern. Auflerdem wird das Bremsmoment totzeitbehaftet ausgegeben, da
erst das Schniiffelloch tiberfahren und der Abstand zwischen Bremsscheiben und
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Bild 10-5. Schema zur Berechnung der
Achlastverteilung ; MX, 5

—bac}gen iiberwunden werden muf3. Das hier reduzierte Bremsmodell wird durch
die Ubertragungsfunktion

O
Mgrsoll 1+ Tgrs
beschrieben.

10.1.9 Rad-StraBe-Kontakt

Der Rad-Strafie-Kontakt tiberfithrt das Antriebs- bzw. Bremsmoment in eine hori-
zontale Kraft F; zur Beschleunigung bzw. Verzogerung des Kraftfahrzeugs. Das
einzelne Rad i erfahrt dabei eine Beschleunigung

. 1
WRAD} = 5 — (Man; —Mgri —rrap- Fxii) - (10-7)
RAD

Die horizontale Kraft F; ermittelt sich aus der Radaufstandskraft F,; und dem
Reibbeiwert j(s), der eine Funktion des Radschlupfs § ist.

Fx,i =H (S) : FLi (10-8)

10.1.9.1 Radaufstandskraft

Bei der Berechnung der Radaufstandskrifte wird davon ausgegangen, daf8 ent-
sprechend des eindimensionalen Modells sich die Achslasten je zur Halfte auf die
beiden Rader verteilen. Bei der Berechnung der Achslasten geht man davon aus, das
der Schwerpunkt des Kraftfahrzeuges sich auf der Héhe h und im Abstand |, von
der Vorderachse bzw. |, von der Hinterachse befindet, wie in Bild 10-5 dargestellt
ist. Aus den Momentengleichungen des vorderen bzw. hinteren Aufstandspunktes
R, bzw. B,

> Mp, = mkezgh + Mkrz¥krzh — Fonlges= 0
. |
z Mp, = Mkrz0lh — MkrzXkrzh — Frylges=0



104 10 Sonstige Antriebssystemkomponenten

Tabelle 10-1. Koeffizienten ¢; zur Reibbeiwertberechnung

Fahrbahnoberfliche C C C3 (A Cs

trockener Asphalt 1,28 2399 052 0,03 1,5-10°
nasser Asphalt 08 3382 035 003 1,5-10°
trockener Beton 1,20 25,17 054 0,03 1,5-10°°
trockenes Kopfsteinpflaster 1,37 646 067 003 1,5-10°
nasses Kopfsteinpflaster 040 3371 0,12 003 1,5-10°
Schnee 0,19 9413 006 003 1,5-10°
Eis 0,05 30639 0,00 003 1,5-10°

lassen sich die Aufstandskréfte
| h .
Fzni = Mkz <—Vg+ —XKFZ>

2 lges lges -~
_ Mkez [ n h (109)
Fovi=—F— | 79— —%Fz
2 lges Iges

fiir jedes Rad berechnen.

10.1.9.2 Schlupf
Der Antriebs- und Bremsschlupf s eines Rades i berechnet sich geméaf§ der Defini-
tion in [107] zu

FRADWRAD] — XKFZ .. .
ST TS fir IRADWRAD, > XKFZ

. 'RADWRAD;
= XkFz — 'RADWRAD; .. . 10-10
S = TR fiir rrapWRAD) < XKFZ ( )
XKFz
0 sonst

Die Schliipfe konnen dabei Werte zwischen 0 und 1 annehmen. Ein Schlupf von 0
bedeutet, daf§ die Radumfangsgeschwindigkeit gleich der Fahrzeuggeschwindig-
keit ist. Ein Schlupf von 1 bedeutet, daff entweder das Rad vollstandig blockiert bei
sich bewegendem Fahrzeug oder das Rad durchdreht bei stehendem Fahrzeug.

10.1.9.3 Reibbeiwert

In der Literatur findet man viele unterschiedliche Reibbeiwertdefinitionen. Eine
einfache Definition findet sich bei [107].

W(s) = (ca(1—€ %) —co5) - . (1-csF7) (10-11)
Die Parameter ¢ sind in Tabelle 10-1 fiir verschiedene Fahrbahnoberflichen auf-

gelistet. In Bild 10-6 sind die Reibbeiwerte in Abhédngigkeit der Fahrzeug- und der
Radumfangsgeschwindigkeit bei verschiedenen Straflenoberflichen dargestellt.
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Bild 10-6. Reibbeiwertkurven in Abhangigkeit der Fahrzeug- und der Radumfangsgeschwindigkeit
bei trockenem Asphalt, trockenem Kopfsteinpflaster und auf Eis

10.1.10 Eindimensionales Fahrzeugmodell

Das eindimensionale Fahrzeugmodell berticksichtigt alle in oder entgegen der
Fahrtrichtung wirkende Krifte. Dies sind die Umfangskrifte Fy; an den einzelnen
Réadern, die Luftwiderstandskraft

R = %W N (10-12)

und der Rollwiderstand

Fr= frap- ) Fai.
I

Damit wird die Bewegungsgleichung durch

1
oz = —— | S F—F— 10-13
XkFz - (IZ i— R FR) ( )

angegeben.

10.2 Zustandsraumdarstellung

Aus den physikalischen Beschreibungen der Komponenten aus Abschnitt 10.1 folgt
durch Zusammenfithrung eine Zustandraumdarstellung, bei der die Ausginge
der Integratoren als Zustandsvariablen gewahlt werden. Somit ergibt sich die
Systemordnung vierzehn. Aus Ausgénge werden nur die direkt meflbaren Gréfien
oder deren Linearkombinationen verwendet. In Tabelle 10-2 sind die Definitionen
der Eingangs-, Zustands- und Ausgangsvariablen angegeben. Nach der Festlegung
der Zustandsvariablen werden diese nun in die Gleichungen der Modellbildung
eingesetzt. Damit ergeben sich die nichtlinearen Zustandsgleichungen

. 1 ;

= 97 (7210 — I'RADMwI (Zlv 25) FZ,V' (25))
RAD

2 = Oran (=211 — rrAD (22, 25) Four (25))
RAD

) 1 Kaa Kaa
= —= +d — —— (73 + — —...
Z3 Oren < > <Z7 KAR (Ze > (73 Z4)>> 712
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Tabelle 10-2. Eingangs-, Zustands- und Ausgangsgrofien fiir die Zustandsraumdarstellung

Grofsen

Bezeichnung

U = My

Uy = MBRVLSOII
Uz = MBer,soII
Us = MR soll
Us = MgRhrsoll

Eingespritzte Kraftstoffmasse pro Zylinder u. Arbeitsspiel
Sollbremsmoment, vorne links

Sollbremsmoment, vorne rechts

Sollbremsmoment, hinten links

Sollbremsmoment, hinten rechts

7 = WRADVI Radwinkelgeschwindigkeit, vorne links

7y = WRADVr Radwinkelgeschwindigkeit, vorne rechts

Z3 = WRADHI Radwinkelgeschwindigkeit, hinten links

Z4 = WRADr Radwinkelgeschwindigkeit, hinten rechts

Z5 = XKEzZ Fahrzeuggeschwindigkeit

Zs = WKAR Kardanwinkelgeschwindigkeit

27 = AMgar Anteil des Torsionsmoments der Kardanwelle
Z8 = Wkw Kurbelwellenwinkelgeschwindigkeit

Zg = AMyw Anteil des Torsionsmoments der Kurbelwelle
Z10 = MgRyi Bremsmoment, vorne links

Z11 = MgRrwr Bremsmoment, vorne rechts

212 = MgRrni Bremsmoment, hinten links

713 = MgRrhr Bremsmoment, hinten rechts

214 = Mskg Moment der Schubkurbelgetriebe

V1 = XKFz Fahrzeuggeschwindigkeit

Vo = Aw Drehzahldifferenz zwischen Motor und Hinterrader

Y3 = WpiF F/RAD — XKFZ

Quasischlupf

Y4 = WRADVI Radwinkelgeschwindigkeit, vorne links
Y5 = WRADvr Radwinkelgeschwindigkeit, vorne rechts
Y6 = WRADHI Radwinkelgeschwindigkeit, hinten links
Y7 = WRADNr Radwinkelgeschwindigkeit, hinten rechts
—I'RADMNI (Z3,75)F2ni (Z5))
7, = lKiAz+d fKiA(+)fzf
. = Orap \ 2 7+ U0kaR | Z6 2 B3+ 2 13— - .-
—I'RADMNr (24, Z5)Foir (25))
5 = > ((z,25) — frap)Fei(25) — %AKFZDLZ%
Mkrz \ 4 ’ 2
.1 [dkarKaa
5 = ———(z3+2) — dkarZs — 27 + KgangdkwZs + KgangZo
OkarR 2
. K
7 = okar <Z6 —~ 2’*(23+z4)>
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. 1
3 = O (dkw (KcangZs — 28) — 20+ 214)
. KW
5 = cKlw(zS — KgangZs)
720 = T_(_210+U2(t—TBRT))
BR
71 = T—(—211+U3(t—TBRT))
BR
2o = T—(—212+U4(t—TBR,T))
BR
73 = T—(—213+U5(t—TBRT))
K
214 = T—(_Zl4+ Hu HMOT(ZSaZ]A) ul(t _T/-\(ZS)))
MOT

und die Ausgangsgleichungen

Yi = & Koo K

Yo = zm-—p(zt)
r

2 = (zmta)-z

Yo = 74

Ys = 2o

Yo = 23

Y = 4

der Zustandsraumdarstellung. Um die implizite Zustandsgleichung fiir 75 zu
entschdrfen, werden die Radlasten F,; als konstant angesetzt. Damit lassen sich die
Gleichungen in der Form

z = f(zu) (10-14)
y = Cz (10-15)
schreiben.

10.3 Linearisierung der Zustandsraumdarstellung

Fiir die meisten Reglerentwurfsverfahren wird ein lineares, zeitinvariantes Mo-
dell der Strecke vorausgesetzt. Um dieser Voraussetzung Rechnung zu tragen,
wird Gleichung (10-14) um einen Arbeitspunkt zp,up linearisiert, d.h. in eine
Taylor-Reihe entwickelt [148]. Voraussetzung hierfiir ist lediglich die zweimalige
stetige Differenzierbarkeit von f(z) in der Umgebung von z;, was bei dem hier
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vorliegenden System gegeben ist.

M(z) - F(20)
f(x) ~f(z0) + : : (z—129) (10-16)
(z0) - (o)
Wird nun (10-14) nach (10-16) linearisiert
Az =~ f(zp,Up) + g—; Az + % Au, (10-17)
Zp,Uo Zp,Uo

so erhélt man eine lineare, zeitinvariante Zustandsraumdarstellung mit f(zo, Ug) =
0. Dabei besitzt dieses lineare System folgende immanente Nachteile. So mufs
die Linearisierung fiir jeden Gang und -- falls man dies nicht als Storgrofie
ansieht - fiir jeden Untergrund vorgenommen werden. Somit erhélt man eine
Vielzahl von linearisierten Streckenbeschreibungen entsprechend der Anzahl der
Ubersetzungsstufen oder der gewahlten Arbeitspunkte. Auerdem besitzt die p(s)
Kurve zwar einen anfianglich linearen Verlauf, jedoch konnen sich bei konstantem
Schlupf Fahrzeug- und Radwinkelgeschwindigkeiten -- die Zustandsgrofien, um
die linearisiert wird -- in weiten Bereichen dndern. Daher gibt es keinen klassischen
Arbeitspunkt. Die Motivation zur Linearisierung wird trotzt dieser Nachteile spater
erst ersichtlich, soll aber hier schon einmal kurz angedeutet werden.

Ein Regler, der Schliipfe und Schwingungen regeln soll, hat somit gewissen
Robustheitsanforderungen gerecht zu werden, da es ja nicht den klassischen
Arbeitspunkt gibt. Durch die Linearisierung behalten die Koeffizienten der Sy-
stemmatrizen ihre physikalische Aussagefdhigkeit bei, Abschédtzungen tiber Un-
sicherheiten - z.B. wechselnde Fahrbahnoberfldchen -- werden so erleichtert und
entbehren nicht einer gewissen Realitdtsnahe.

In dieser Arbeit wurden vier Arbeitspunkte jeweils im mittleren Motordreh-
zahlbereich der einzelnen Génge ermittelt. Das System wurde mit einem einfachen
PI-Regler auf konstante Fahrzeuggeschwindigkeiten gehalten und somit zo und ug
bestimmt.

Bild 10-7 zeigt im Vergleich, wie das Originalsystem (strichpunktierte Linie) und
das linearisierte System (durchgezogene Linie) auf einen Sprung der eingespritzten
Masse mit den jeweiligen Drehzahldifferenzen reagieren.

10.3.1 Untersuchung der Systemeigenschaften

Das linearisierte System aus (10-17) wird nun auf Eigenwerte, Steuerbarkeit und
Beobachtbarkeit hin untersucht. Da es sich um ein Mehrgréflensystem handelt,
das auch mehrfache Eigenwerte besitzt, werden jeweils die Kriterien von HAUTUS
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Bild 10-7. Vergleich der Sprungantworten bei einer
Anregung am Motor

NGow A
o © o

Drehzahldifferenz [rad/s]
=
o

0
-10
-20
0.5 1 15 2
Zeit [s]

angewendet, die man in [68] findet. Das dynamische System
z = Az+Bu

y = Cz+Du (10-18)
ist genau dann steuerbar, wenn fiir jeden Eigenwert A; die Bedingung
RangAil —AB] =n (10-19)
erfiillt ist. Beobachtbarkeit liegt bei der Bedingung
RangAil —AC]=n (10-20)

vor. Da die Linearisierung pro Gang um jeweils einen Arbeitspunkt vorgenommen
wurde, erhdlt man auch vier Systeme, auf die die obige Untersuchung angewen-
det werden mufl. Unabhéngig von den Arbeitspunkten lassen sich jedoch zwei
Aussagen treffen. Es existiert jeweils ein Eigenwert in der rechten A-Ebene. Das
System ist damit instabil. Dies wird fiir den stationdren Zustand plausibel, in dem
vereinfachend

WRADH = C1+/C2mnj — Caxgpz dt

gilt. Im realen System ist der Koeffizient C3 im Gegensatz zum linearisierten
System nicht konstant und hélt das System stabil. Weiterhin ist zum Beispiel
der Luftwiderstand aus (10-12) abhédngig vom Quadrat der Geschwindigkeit. Die
Bedingungen in (10-19) und (10-20) werden fiir alle vier Systeme erfiillt. In der
Praxis, das heifst bei der Reglerverifikation am urspriinglichen Modell, gibt es
jedoch einige Probleme. Um diese Problematik zu erldutern, mufs man der Frage
nachgehen, was die Steuerbarkeitsbedingung meint [68]. Das System aus (10-18)
[...] heif}t steuerbar, wenn sein Zustandspunkt z durch geeignete Wahl des Steuer-

vektors u in endlicher Zeit aus dem beliebigen Anfangszustand zg in den Endzustand
0bewegt werden kann.

Die geeignete Wahl des Steuervektors ist dabei das Problem, da ja zum Beispiel die

Bremsen nicht zum positiven Beschleunigen der Rader benutzt werden kénnen.
Deshalb sind die oben getroffenen Aussagen nur eingeschrénkt und mit Vorsicht
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zu bewerten.
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11 Magnetoelastischer Drucksensor

11.1 MeBidee

In einem Direkteinspritzsystem kommt bei der Zumessung des Kraftstoffs auf die
einzelnen Zylinder dem Injektor die groﬁte Bedeutung zu. Er setzt die von der
Motorsteuerung kommenden Signale um in eine Anderung des effektiven Off-
nungsquerschnitts. Die Einspritzrate des Kraftstoffs hangt im wesentlichen ab vom
effektiven Diisenoffnungsquerschnitt und von der Druckdifferenz zwischen dem
Druck im Injektor unmittelbar vor der Diise und dem Druck im Brennraum, in
dem eingespritzt wird. Der Diisenéffnungsquerschnitt ist dabei eine Funktion des
Nadelhubs, und dieser eine Funktion der Ansteuerungsspannung am piezoelektri-
schen Aktor. Die Druckdifferenz an der Diise ist jedoch unbekannt. Zwar wurde in
Abschnitt 6.7 ein prinzipieller Verlauf des Drucks vor der Injektornadel ermittelt,
aber dies entspricht keiner Messung, da z.B. die Alterungs- bzw. Temperaturdrift
keine exakte Pradiktion des Druckverlaufs tiber den gesamten Nutzungsbereich
bzw. -zeitraum erméglicht.

Die Bestimmung des Druckverlaufs ist prinzipiell durch einen schnellen Hoch-
drucksensor durchfithrbar. Neben der Integration in den Injektor, stellt der Ko-
stengrund ein Hindernis fiir die Verwendung in der Praxis dar. Ziel ist es mit Hilfe
eines einfacheren und kostengtinstigeren Verfahrens den Druckverlauf bestimmen
zu konnen. Dies geht aber oftmals auf Kosten der Mefsgenauigkeit bzw. -fahigkeit.
In Abschnitt 6.3 wurde als eine unbekannte Grofie fiir den Injektor die Einspritz-
verzugszeit Tey als Zeit zwischen Ansteuerungsbeginn tag und Einspritzbeginn
teg definiert. Der Einspritzbeginn teg macht sich durch einen Druckabfall auf der
Hochdruckzuleitung bemerkbar. Hierbei ist weniger die Hohe des Druckabfalls
sondern der Beginn von Interesse. Eine exakt Bestimmung der Verzugszeit Tey
ist dabei gar nicht gefordert, da selbst bei der Hochstdrehzahl von 5500min—1
eine Winkeldnderung von 1° eine Zeitdauer von 30usecbenstigt. Eine Variation
des Einspritzbeginns tgg von 0,5° ist tolerierbar, sodafs die Verzugszeit mit einer
Genauigkeit von 15usedestimmt werden muf. Die Bestimmung des Druckabfalls
laft sich einfacher bewerkstelligen, als die Messung des Drucks.

Ausgangspunkt fiir den Drucksensor ist ein neues Verfahren, das es erlaubt,
den Druck von auflen zu messen, ohne in die Leitung einzugreifen. Dabei werden
aufgrund von Druckdnderungen in der Einspritzleitung mit Hilfe des magne-
toelastischen Effekts dessen magnetischen Eigenschaften verdndert. Eine Spule
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ON) NS

registriert diese Veranderung als Induktionsspannung. Diese stellt die Mefigrofie
dar.

Als Voraussetzung fiir die Herleitung der Eigenschaften des Drucksensors geht
man von einem unendlich langen Rohr mit dem Innendurchmesser r; und dem
Auflendurchmesser r, aus, auf dem sich eine ideale, dimensionslose Spule mit N
Windungen befindet. Der Druck im Inneren des Rohres soll am Ort der Spule
gemessen werden. (Bild 11-1)

Bild 11-1. Theoretischer Aufbau des Drucksensors

11.2 Physikalische Grundlagen

11.2.1 Magnetismus

Magnetische Stoffe sind Materialien, die durch ein magnetisches Feld beeinfluf3t
werden. Es gibt verschiedene Arten des Verhaltens magnetischer Stoffe in Anwe-
senheit eines dufleren Magnetfelds. Nach der Art dieses Verhaltens gliedert man
die magnetischen Stoffe in Dia-, Para- und Ferromagnete. Das magnetische Verhal-
ten wird von den Elektronen der Atome bestimmt, die durch ihre Bewegung ein
magnetisches Moment besitzen. Die Bewegung setzt sich aus Bahnbewegung und
Spin zusammen. Da Atome mehrere Elektronen mit verschiedenen Bahnen und
Spins enthalten, gibt es fiir das resultierende magnetische Moment eines Atoms
zwei Moglichkeiten:

1. Die magnetischen Momente der einzelnen Elektronen iiberlagern sich so, dafi
sie sich gegenseitig aufheben. Das Atom besitzt insgesamt also kein magneti-
sches Moment. Dies ist zum Beispiel bei Elementen mit vollstandig gefiillten
Elektronenschalen (He, Ne, . . . ) der Fall. Diese Stoffe zeigen diamagnetisches
Verhalten.

2. Aus der Uberlagerung der magnetischen Momente der Elektronen bleibt fiir
jedes einzelne Atom ein resultierendes magnetisches Moment. Man kann die
Atome also als magnetische Dipole betrachten. Stoffe mit dieser Eigenschaft
zeigen para- oder ferromagnetisches Verhalten.

11.2.1.1 Paramagnetismus

Nach der Theorie von Langevin setzt sich ein Paramagnet aus Atomen zusammen,
bei denen sich magnetischen Momente nicht gegenseitig ausloschen, das einzelne
Atom also ein magnetisches Moment besitzt. Legt man ein dufSeres Magnetfeld
an, so werden sich die magnetischen Momente, die zuvor in ihrer Richtung
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zufallig verteilt waren, in Richtung des angelegten Magnetfelds orientieren. Diesem
Bestreben entgegen wirkt die thermische Bewegung, so dafi sich nur eine teilweise
Ausrichtung der magnetischen Momente in Richtung des dufleren Felds ergibt, die
mit steigender Temperatur zusehends abnimmt.

11.2.1.2 Ferromagnetismus

Auch ferromagnetische Materialien setzen sich aus Atomen zusammen, die ein
resultierendes magnetisches Moment besitzen. Anders als bei paramagnetischen
Stoffen aber richtet sich bei ferromagnetischen Stoffen die magnetischen Mo-
mente benachbarter Atome von selbst parallel aus, denn es existiert eine starke
Wechselwirkung zwischen den einzelnen Atomen, die sogenannte Austausch-
wechselwirkung. Fiir die Ausrichtung des magnetischen Moments der Atome gibt
es Richtungen, die energetisch giinstiger sind als andere. Diese Tatsache nennt
man Kiristallanisotropie. Die Ursache dafiir liegt in der Spin-Bahn-Kopplung, mit
der ein Zusammenhang zwischen Richtung des magnetischen Moments und der
dufleren Gestalt eines Atoms gemeint ist. Ein Atom ordnet sich im Kristallgitter
eher in die sogenannten Vorzugsrichtungen an, als in die anderen. Mit dieser
Anordnung in eine der Vorzugsrichtungen ist auch die Richtung des magnetischen
Moments festgelegt. Beim Eisen beispielsweise sind die Vorzugsrichtungen des
magnetischen Moments die [111-Richtungen, also die Kristalldiagonalen. Aus
energetischen Griinden richten sich die magnetischen Momente der Atome al-
lerdings nur gebietsweise parallel aus. Man nennt diese Gebiete auch Weiss’sche
Bezirke oder Domiinen. Der Energiezustand bei vollstindiger Parallelausrichtung
innerhalb eines Ferromagneten ist grofier als der der Grenzbereiche der Doma-
nen. Legt man ein dufieres Magnetfeld an, so wird die Richtung dieses dufseren
Feldes die energetisch giinstigere fiir die Ausrichtung der magnetischen Momente
der Atome. Dies hat zur Folge, dafs die Doménen, deren Orientierung in Rich-
tung des dufieren Feldes liegen, sich vergroern, indem die benachbarten Atome
an den Grenzen dieser Doménen die Orientierung ihres magnetischen Moments
wechseln. Die Wiande zwischen den Doménen verschieben sich also so, dafd die
in Feldrichtung orientierten Doménen auf Kosten der anderen grofler werden.
Sobald sich die energetisch giinstigen Domédnen so weit vergrofert haben, da0 der
Ferromagnet nur noch aus einer einzigen Doméne besteht, kann die Richtung des
gesamten magnetischen Moments nur noch durch Drehprozesse gedndert werden,
d.h. die Richtung des magnetischen Moments wird aus ihrer Vorzugslage heraus
in Richtung des dufleren Felds gedreht.

Dieses Verhalten spiegelt sich in der Hysteresekurve (Bild 11-2) wieder, die
entsteht, wenn man die Magnetisierung eines Ferromagneten als Funktion eines
dufleren Magnetfelds auftragt. Ausgehend vom unmagnetischen Material fithrt ein
zunehmendes dufieres Magnetfeld zuerst durch reversible, dann durch irreversible
Wandverschiebungen zu einer Zunahme der Magnetisierung bis nur noch eine
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Bild 11-2. Ferromagnetische Hysteresekurve |
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Bild 11-3. Lingendnderung bei magnetischer Sattigung und
positiver Magnetostriktion [43] i T H

P\ ?
e
Domdne existiert. Bei weiterer Zunahme des dufseren Feldes ist es, wie oben ange-
sprochen, nur noch méglich, die Magnetisierung durch Drehprozesse zu erhohen.
Die Magnetisierung nahert sich jetzt langsam der Sattigungsmagnetisierung Bs.
Die irreversiblen Wandverschiebungsprozesse wahrend des Magnetisierungs-
vorgangs sind daftir verantwortlich, daf mit abnehmendem &ufleren Feld die
Magnetisierung zwar abnimmt, aber ausgehend vom unmagnetisierten Material
immer vorhanden bleibt. Dies geht so weit, dafs selbst bei verschwindenen dufieren
Feld noch eine resultierende Magnetisierung vorhanden ist. Diese bezeichnet man
als Remanenz Br. Um das Material wieder vollstindig magnetisch zu neutralisieren,
ist die sogenannte Koerzitivfeldstirke Hc (in negativer Richtung) notwendig.

~—

11.2.2 Magnetostriktion und Magnetoelastik

Unter Magnetostriktion bezeichnet man die Tatsache, dafi sich unter Einwirkung ei-
nes dufleren Magnetfelds die Abmessungen einer ferromagnetischen Probe dndern
(Bild 11-3). Der magnetoelastische Effekt kann als Umkehrung der Magnetostrikti-
on angesehen werden, den ihm liegen die selben Mechanismen zugrunde.

Die Anderung der Abmessung einer Probe durch Magnetostriktion ist aus zwei
Anteilen zusammengesetzt. Sie besteht aus einer volumeninvarianten Gestaltsan-
derung (Joule-Magnetostriktion) und einer gestaltsinvarianten Volumendnderung
(Volumenmagnetostriktion). Bei den meisten Materialien ist der Anteil der Volu-
menmagnetostriktion verschwindend kleine gegeniiber der Joule-Magnetostrikti-
on, so daff man davon ausgehen kann, daff das Volumen weitgehend konstant
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Bild 11-4. Schematische Darstellung
des Magnetostriktionsmechanismus
innerhalb einer Doméne unter der

Annahme einer starken Spin-Bahn-
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Zustand

mit &ul. Feld
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bleibt. Setzt man die maximale Langendnderung bei magnetischer Sattigung ins
Verhiltnis zur ursprijnglichen Lange, so erhdlt man als Quotient die Sattigungs-
magnetostriktion As = |—'

Die physikalische Ursache der Magnetostriktion ist eine schwache Kopplung
zwischen Spinmoment und der Bahn eines Elektrons. Unter Einwirkung eines
dufieren Magnetfelds werden die Spinmomente (magnetische Momente) gedreht.
Bild 11-4 verdeutlicht diesen Mechanismus unter der Annahme einer starken Spin-
Bahn-Kopplung. Dargestellt sind hier die Atome innerhalb einer Doméne mit ihren
Atomkernen (Punkte), den Elektronenbahnen (Ellipsen) und die Richtung ihres
magnetischen Moments (Pfeil).

Die obere Reihe zeigt den Zustand oberhalb der Curie-Temperatur Tc, bei dem
die magnetischen Momente nicht parallel ausgerichtet, sondern véllig zuféllig ori-
entiert sind. Dieser Zustand ist mit einem paramagnetischen Material vergleichbar.
Sinkt die Temperatur unter den Wert der Curie-Temperatur T, so geht das Material
in den ferromagnetischen Zustand tiber, indem sich die benachbarten magnetischen
Momente doménenweise parallel ausrichten (mittlere Reihe). In der unteren Reihe
ist der Einfluf} eines dufSeren Magnetfelds auf das ferromagnetische Material dar-
gestellt. Die magnetischen Momente und damit auch die Elektronenbahnen drehen
sich in Richtung des dufleren Felds.

Die nach E. VILLARI [195] benannte Umkehrung der Magnetostriktion bedeutet
eine Anderung der Magnetisierung unter Einwirkung einer duferen Kraft auf das
Material. Je nach Vorzeichen der Magnetostriktionskonstanten eines Materials
bewirkt eine Zugspannung auf das Material eine Zunahme oder Abnahme der
Magnetisierung in Spannungsrichtung. Das bedeutet, dafs sich die Hysteresekurve
des Materials unter Spannungen verzerrt. In Bild 11-5 ist die Hysterese eines
Materials mit negativer Magnetostriktion dargestellt.

Eine von auflen auf die Probe einwirkende Kraft bewirkt, daf$ sich die Elektro-
nenbahnen drehen. Durch die Kopplung von Spin und Elektronenbahn ist damit
eine Drehung der Richtung des magnetischen Moments verbunden. Das Bild 11-6
[150] zeigt den Einflufs sowohl eines dufieren Felds, als auch einer duferen Kraft.

Das hier dargestellte Beispiel entspricht einem Material, dessen magnetische
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Bild 11-5. Einfluf8 von Spannung o auf die BA . 6<0
Hysteresekurve eines Materials mit negativer - :: = -
Magnetostriktion A 0=0
’ _--0>0
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Bild 11-6. Darstellung der Magnetisierungvorgéange bei duflerer Kraft und duflerem Feld fiir ein
Material mit negativer Magnetostriktion[150]

Vorzugsrichtungen bedingt durch die Kristallanisotropie parallel zum &dufSeren
Feld liegen. Die Magnetostriktionskonstante dieses Stoffes ist negativ, d.h. unter
Einfluf8 eines dufieren Feldes ist eine Verkiirzung des Materials in Feldrichtung
zu beobachten bzw. eine dufiere Zugspannung verursacht eine Abnahme der
Magnetisierung in Zugrichtung. Es ist offensichtlich, dafs die Orientierung der
Elementardipole durch dufSere Einfliisse bestimmt wird. Die Lage des Minimums
der Energie bestimmt die Orientierung der magnetischen Momente bei festen
duBeren Bedingungen. Andert sich eine duBere Kraft, so verschiebt sich die Lage des
Energieminimums und mit ihm die Richtung des magnetischen Moments. Dabei
sind neben den hier dargestellten noch weitere Krifte auf die Elementardipole zu
berticksichtigen.
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11.3 Modellbildung

Das Modell fiir den magnetoelastischen Effekt in [253] 146t sich gut aus phanome-
nologischen Uberlegungen herleiten, indem man eine Energiebetrachtung unter
der Bedingung anstellt, dafs sich die magnetischen Momente der Elementardipole
in die Richtung mit der geringsten Energie einstellen. Dabei bedeutet Magnetoela-
stik die Umwandlung von mechanischer in magnetischer Energie [78]. Es sind also
alle jene Beitrdge zur Energie von Belang, die von der Richtung des magnetischen
Moments abhéngig sind. Diese Energien resultieren aus den sogenannten Aniso-
tropien, d.h. die Tatsache, dafs einige Orientierungen energetisch giinstiger sind als
andere. Die verschiedenen Beitrdge zur Energie werden allgemein vorgestellt, da-
nach unter dem Aspekt eines polykristallinen Materials betrachtet und zum Schlufs
auf die Bedingungen einer rohrformigen Leitung mit radialem Druck spezifiziert.
Abschliefiend wird die induzierte Spannung bestimmt und grofienordnungsmafig
abgeschitzt.

11.3.1 Energiebetrachtung

11.3.1.1 Kristallanisotropie

Bereits ohne dufiere Einfliisse ist in manchen Stoffen die Energie der Elementar-
dipole abhéngig von der Richtung des magnetischen Moments. Die Ursache fiir
diesen Effekt liegt darin, dafl die Kristallstruktur die Bahn der Elektronen und
aufgrund der Spin-Bahn-Kopplung auch das magnetische Moment der Elementar-
dipole beeinflufit [44]. Im Eisen z.B. bilden die [1 1 J-Richtungen des Kristallgitters
die sogenannten leichten Richtungen des magnetischen Moments. Der Betrag der
Energiedichte, die der Kristallanisotropie zuzuschreiben ist, wird in [44] beschrie-
ben.

& = ko + kg (a3 +a03+a30f) + ke (0 + a3+ 03) + - (11-1)
Hierbei sind kj die Kristallanisotropiekonstanten und a,, die Cosinus der Winkel

zwischen dem magnetischen Moment und den Kristallachsen. Eine qualitative
Darstellung dieser Energiedichte in der (00 1)-Ebene hat das Bild 11-7 [44]

11.3.1.2 Formanisotropie

Wird ein magnetischer Korper magnetisiert, so bilden sich an seinen Enden Pole.
Von diesen Polen geht das sogenannte Entmagnetisierungsfeld He aus, das dem
duBleren Feld entgegenwirkt.

N
He = —J (11-2)

Ho
Einen wichtigen Einfluff auf dieses Entmagnetisierungsfeld haben die Abmessun-
gen des Korpers in Feldrichtung. Diese Tatsache kommt im sogenannten Ent-

magnetisierungsfaktor N zum Ausdruck, der fiir jede Richtung des Korpers neu
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Bild 11-7. Kristallanisotropie in einer der Kristallebenen
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berechnet werden mufl und die Stdrke des Entmagnetisierungsfelds bei vorgege-
benem dufleren Feld angibt. Es existiert also eine Anisotropie, die durch die Form
des Korpers bestimmt wird.

Da das Rohr in Langsrichtung unendlich grofSer ist als in radialer Richtung, und
die Magnetisierung entlang der Langsachse geschieht, kann man die Einfliisse des
Entmagnetisierungsfelds entlang dieser Achse vernachléssigen.

11.3.1.3 Energie eines magnetischen Dipols im duBeren Feld

Im Magnetfeld erfahrt ein magnetischer Dipol eine Kraft, die ihn in Richtung des
Feldes drehen ldfit. Die Energiedichte eines Dipols im dufSeren Feld 1afit sich damit
durch

eq = —HJcosp (11-3)
mit dem Winkel ¢ zwischen Polarisation J und duflerem Feld H angegeben.

11.3.1.4 Induzierte uniaxiale Anisotropie

Die Vorgeschichte eines Materials hat einen starken Einfluf auf seine Eigenschaf-
ten. Beispielsweise werden einem polykristallienen Material (z.B. Eisen, Stahl)
bei der Herstellung (z.B. Walzvorgiange, magnetische Einfliisse beim Abkiihlen
unter die Curie-Temperatur, . . . ) Strukturen eingepréagt [24, 112]. Diese sogenann-
ten Texturen fithren zu Anisotropien der Magnetisierung in einer Richtung. Die
daraus resultierende Energiedichte 16t sich mit der dazu gehorigen Anisotropie-
konstanten k; und dem Winkel v zwischen Magnetisierung und Vorzugsrichtung
durch

ey = ky - cogv (11-4)
berechnen. (Bild 11-8)
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Bild 11-8. Energiedichte der induzierten uniaxialen %
Anisotropie

18 0

270

11.3.1.5 Spannungsanisotropie

Bei einem dufleren Feld wird die Anderung der Lange einer Probe in Feldrichtung
bei vollstandiger Sattigung durch Magnetostriktion durch

Al 3 1
he = = Shuo(adpi-+adpd+api- )
+3A111 (011021 B2 + A203B2B3 + 0301 33P1) (11-5)

angegeben [44]. Dabei sind o die Cosinus der Winkel zwischen Magnetisierung
und den Kristallachsen, 3 die Cosinus zwischen As und den Kristallachsen, As die
relative Lingendnderung zwischen vollstindig unmagnetisierten und gesattigtem
Zustand und A1gpbzw. A111 die Werte von Asin [100- bzw. [111}-Richtung.
Umgekehrt folgt einer Zug- bzw. Druckspannung eine Anderung der Magne-
tisierung. Voraussetzung ist jedoch, daff schon eine geringe Magnetisierung im
Material vorhanden ist, da die mechanische Spannung symmetrisch ist und sich
ohne vorhandene Magnetisierung im Material in positiver und negativer Richtung
aufheben wiirde [43]. Hieraus folgt die hiermit verbundene Energiedichte [44]

3 1
e~ —huoo o+ o ol 3 )
+3A1110 (011021 B2 + a203B2B3 + 0301 33P1), (11-6)

wobei a die Cosinus der Winkel zwischen der Magnetisierung und den Kristallach-
sen und B die Cosinus der Winkel zwischen der Spannung und den Kristallachsen
sind.

11.3.2 Verhdilinisse im polykristallinen Material

Die bisher betrachteten Verhiltnisse sind die eines Einkristalls, bei denen einer
Probe Kristallachsen und entsprechende Symmetrien zugeordnet werden konnen.
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Eisen und Stahl besitzen hingegen die komplizierte Struktur eines Polykristalls, der
sich dadurch auszeichnet, dafs er sich aus vielen mikroskopisch kleinen Einkristallen
(sogenannten Kornern) zusammensetzt. Diese Korner sind in ihrer Orientierung
rein zuféllig verteilt, so daf dem gesamten Material keine Kristallachsen zugeordnet
werden konnen.

11.3.2.1 Kristallanisotropie im Polykristall

Durch die zufillige Orientierung der Korner heben sich die Kristallanisotropien
der einzelnen Korner im Mittel gegenseitig auf. Die gesamte Probe zeigt also keine
Kristallanisotropie [44]. Die Energiedichte ist konstant: ex = const

11.3.2.2 Spannungsanisofropie im Polykristall

Im polykristallinen Material gibt es nur eine einzige Konstante A,, die einen
Mittelwert tiber alle Kristallrichtungen darstellt. Dieser Mittelwert wird laut [24, 44]
durch

1
Ap=¢ (2h 100+ 3A111) (11-7)

bestimmt. Aus der Magnetostriktion im Winkel ¢ zur Magnetisierung
3 1
Ao = 5o <c0§¢ - 3> (11-8)
folgt damit die Spannungsanisotropieenergiedichte
es= fg)\pocoszcb (11-9)

mit dem Winkel ¢ zwischen Magnetisierung und Spannung o [44]. Dabei stellt der
Winkel einen Mittelwert aus den Winkeln der Magnetisierungen aller einzelnen
Kérnern dar, so wie sich auch die resultierende Magnetisierung aus Beitrdgen von
Kornern aller Orientierungen zusammensetzt.

11.3.3 Beriicksichtigung der Geometrie der MeBanordnung

Zur weiteren Berechnung unter Berticksichtigung der Geometrie der MefSanord-
nung werden zwei Winkel y und @ eingefiihrt. y ist der Winkel zwischen der
Magnetisierung X und dessen Projektion zur senkrechten Rohrebene. @ ist der
Winkel zwischen der Projektion und dem Radiusvektor T, der die Richtung der
Druckkraft angibt. (Bild 11-9)

11.3.3.1 Induzierte uniaxiale Anisotropie

Die Richtung der induzierten Anisotropie liegt hauptsachlich entlang der Langsach-
se des Rohres, da dies die Hauptbearbeitungsrichtung bei der Herstellung ist. In
der Gleichung (11-4) ist also der Cosinus des Winkels zur Langsachse gesucht.



11.3 Modellbildung 123

Bild 11-9. Festlegung der Winkel y als Winkel eines
Vektors X zu seiner Projektion in die senkrechte
Schnittebene und @ als Winkel zwischen der Projektion
und dem Radiusvektor T

Dieser ist gleich dem Sinus des Winkels y. Hieraus folgt fiir die Energiedichte
durch uniaxiale Anisotropien

ey = kySirfy. (11-10)

11.3.3.2 Spannungsanisotropie

Der Druck wirkt an jedem Ort in radialer Richtung auf das Rohr. Dabei erzeugt
er eine Druckspannung o, in radialer Richtung sowie eine Zugspannung o; in
tangentialer Richtung

pir? ra Pal’2 rf
o(r) = 1-35)— 1-5
(") r3-1? ( r;) -\
pir; fa Pala r
oi(r) = 1+ ) — 1+
0 = o (i) - ()

mit p; als Innendruck des Rohrs, p, als AuSendruck des Rohrs, r; als Innenradius
des Rohrs und r, als Auflenradius des Rohrs [76]. Mit py < pj und § = rr—f‘ folgt
hieraus

r2

) ) 2
o/ (r) = Ezp—ll<1r3> oi(r) = Ezp_'l(lJr:g).

Fiir die Berechnung der Energiedichte benétigt man den Cosinus des Winkels
zwischen Magnetisierung und Spannung. Da die Spannungen in feste Richtungen
verlaufen, ergibt sich mit der veranderten Winkeldarstellung fiir die radiale und
tangentiale Spannung

cog @, =cogycos@  cog O, =cosysir Q.
Jede der beiden Spannungen liefert einen Beitrag zur Energiedichte.

3 ) r2
(Lo = -3 p_'1<1—r—2)coszvco§cp

ty,Q = 3P 1+ﬁ cogysir?
eS »V,(P - 2 pzzil r2 y (p
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Fiir die gesamte Energiedichte durch Spannungsanisotropie folgt damit
r2 r2\ .
es= )\pEZ coszy[<1—r—62‘> cog @+ (1+ r—g) smch}

Dies ist die durch Spannungsanisotropie verursachte Energiedichte fiir jeden
Punkt im Querschnitt des Rohres. Durch die Symmetrie des Rohres ergibt sich als
Mittelwert des Winkels @ der Projektion der Magnetisierung in die Rohrebene zum
Radius

- 1 —— 1
smchfé co§(pfé

Hieraus folgt die gesamte Spannungsanisotropieenergiedichte

es(y) = )\p EZ 1 COS'Y- (11-11)

11.3.3.3 Feldenergie

Mit der Komponenten H des duferen Feldes in Langsrichtung des Rohrs wird die
Feldenergiedichte durch

ey = —HJsiny (11-12)
beschrieben.

11.3.4 Berechnung der Magnetisierungsrichtung

Addiert man alle Beitrdge der Energiedichte, so erhélt man die gesamte Dichte der
magnetischen Energie

ely) = e+eqtetes
= ko—HJsiny+k,sirfy— —)\pEZ cogy. (11-13)
Mit sirfy+cogy =1 folgt hierfiir
e(y) = ko+k, —HJsiny— (ku+ )\pEZp )coszy

Die Lage, die ein Dipol einnimmt, ist die eines Minimums seiner Energie. Mit der
hinreichenden und notwendigen Bedingung fiir eine Minimum

de d’e

— =0 A — >0

dy dy?

folgt hieraus

dy = HJcosy+<2ku+E3 )\pp.>cosysiny’0
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ie = HJsiny+ | 2k, + —5— 3 (1—2sirf )ﬁO
a2 Y g2_ Appi Y .
Fiir die erste Bedingung gibt es zwei Falle.

HJ
2k, + 3 %
1. Der erste Fall ist nur dann erfiillt, wenn dufseres Feld und Magnetisierung
parallel sind. Auflerdem mufi

cosy=0 \% siny =

3
HJ>2ku+E )\ppI

gelten.

2. Der zweite Fall ist physikalisch nur sinnvoll, wenn der Nenner einen positiven
Wert besitzt [199], d.h. es gilt

3
2k, > — 7 Appl

Die von der Mefispule gemessene Polarisation Jy ist der Anteil der wirklich
vorhandenen Polarisation J in Langsrichtung des Rohrs, d.h. es gilt
. HJ?
v =Jsiny= ——5——. (11-14)
2+ @1 o

In der Mefispule induziert ein zeitlich veranderliches B-Feld tiber die Rohrquer-
schnittsfliche A = T(r3 — r?) die Spannung

Ung =—n [ [ BAA= —n (kofi +3) A
Geht man von einem nicht verdnderlichen, dufieren Feld H aus, so beschreibt
S Apd?H
71 ,

2 M

die Gesetzmafiigkeit tiber die induzierte Spannung. Sie hdngt von den Material-
konstanten k; und Ap, der Materialform  und A, der Anzahl der Windungen n
der Polarisierung J, dem dufieren Feld H in Rohrichtung, dem Innendruck p; und

dessen Anderung p; ab. Sind alle Werte konstant, so ist die induzierte Spannung
ein Mafs fiir die Innendruckénderung.

Uing = NA (11_15)

11.3.5 Abschétzung der induzierten Spannung

Um die Spannungswerte berechnen zu kénnen, ist es notig die Werte der Konstan-
ten zu ermitteln. Die Werte fiir ky, und A, wurden der Literatur entnommen, wobei
fiir beide je nach Autor teilweise sehr unterschiedliche Werte angegeben sind,
die nattirlich auch stark von der genauen Zusammensetzung und Herstellungsart
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Bild 11-10. Struktur des Messaufbaus

Common Rail

uC =TT !

des Materials abhéngen. J ist die Polarisation einer remanenten Magnetisierung,
die grofienordnungsmifiig bei einem Drittel bis zur Halfte der Sattigungsma-
gnetisierung eines harten Stahls liegen dtirfte. Der Innendruck p; orientiert sich
am Mitteldruck im Common Rail und die Steigung p; anhand der bekannten
Druckgradienten. Mit Hilfe der folgenden Werte

J=0,3Wbm? H=20Am! A=25.10°n¥
k,=500dm! \,=4.10° §=3
pi = 50MPa pi =30GPas! n=1000
berechnet man die induzierte Spannung
Uing = 6,612m\/.

Dieser Wert entspricht grofSenordnungsméfig den in den Versuchen aufgezeich-
neten Spannungen.

11.4 MeBaufbau und Signalerfassung

Zur Verifizierung des magnetoelastischen Drucksensors wurde eine MefSreihe an
einem Einspritzsystempriifstand aufgenommen. Dessen Struktur ist in Bild 11-10
dargestellt.

Mit Hilfe einer Hochdruckpumpe wird ein zwischen 0 und 150MPaeinstellbarer
Druck auf dem Common-Rail erzeugt. Auf der Hochdruckzuleitung fiir den
piezoelektrischen Injektor befindet sich am Ende einer kurzen, ca. 5mm langen
Stichleitung ein Referenzdrucksensor. Etwa 2cmnach dieser Stichleitung ist die
Spule mit 1000 Windungen zur Erfassung der induzierten Spannung auf die
Hochdruckleitung gewickelt.

Bei der Messung wird neben dem Referenzdrucksignal und der induzierten
Spannung in der Spule auch die Ansteuerungsspannung und der Ansteuerungs-
strom fiir den piezoelektrischen Injektor jeweils mit einer Abtastfrequenz von
2,5MHzaufgenommen. Die spétere Verarbeitung findet auf einem PC statt.

Die Mefswerte einer Messung sind dabei beispielhaft in Bild 11-11 dargestellt.
Aufgetragen ist die Ansteuerungsspannung u(t), der Ansteuerungsstrom i(t), der
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Bild 11-11. Signalverlauf wahrend eines Einspritzvorgangs

Referenzdruck p(t) und die induzierte Spannung u;(t) in der Spule wihrend eines
Einspritzvorganges mit einem Druck von pg = 100MPaauf dem Common-Rail.

Dabei erkennt man den Aufbau der Ladung im Piezokristall beim Beginn der
Ansteuerung durch einen positiven Strom und den Abbau der Ladung am Ende
der Ansteuerung durch einen negativen Strom. Den Beginn des Druckabfalls ca.
150usecnach der Ansteuerung erkennt man deutlich im Referenzdrucksignal.
Desweiteren sind die abklingenden Druckschwingungen, hervorgerufen durch die
Offnung der Diisennadel, auf der Hochdruckzuleitung nach dem Einspritzvorgang
deutlich sichtbar. Die induzierte Spannung Uing(t) hingegen besteht aus zwei Si-
gnalkomponenten. Sie enthélt auf der einen Seite die Spannung uy(t), die mit Hilfe
des magnetoelastischen Effelkts aufgrund der Druckdnderung in der Hochdruck-
zuleitung entstanden ist, und eine Storkomponente U (t) der Ansteuerungssignale.
Diese Storkomponente muf$ mit Hilfe der Signalverarbeitung herausgefiltert wer-
den.

11.5 Signalverarbeitung

Die induzierte Spannung Uing(t) in der Spule setzt sich aus zwei Signalkomponenten
Uing (t) = ug(t) 4 uz(t)

zusammen. Sie enthélt die Spannung uy(t) aufgrund der Druckénderung in der
Hochdruckzuleitung, und eine Storkomponente Ux(t) der Ansteuerungssignale.
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11.5.1 Stérkompensation

Betrachtet man die Stéreinstreuung des Ansteuerungsstroms als ein Ubertragungs-
system Smit der Ubertragungsfunktion Gg(s), so kann die Stérkomponente Up(t)
als Faltung der Impulsantwort gsi(t) des Systems S mit dem Ansteuerungsstrom
i(t)

Up(t) = Osi(t) *i(t)
beschrieben werden. Kennt man die Ubertragungsfunktion Gsi(s), so kann man
die Spannung u; (t) der Druckdnderung durch

Uy (t) = Uina (t) — gse(t) *i(t)
bestimmen. Da die Ubertragungsfunktion Ggy(s) im allgemeinen nicht bekannt ist,
besteht die Aufgabe darin, das System S zu schétzen. Gibt es einen Zeitbereich,
in dem die gemessene induzierte Spannung Uing(t) in der Spule nur aus der Stor-
komponente U (t) besteht, d.h. die Spannung u;(t) aufgrund der Druckdnderung
verschwindet -- dies ist sicherlich der Fall, wenn es keine Druckédnderungen auf
der Hochdruckzuleitung gibt --, so lieSe sich die Ubertragungsfunktion Gg(t)
mit einem Identifikationsalgorithmus bestimmen. Da die Einspritzverzugszeit Tey
des piezoelektrischen Injektors innerhalb eines bestimmten Bereiches liegt, ist der
Zeitbereich zwischen Ansteuerungsbeginn tag und dem frithsten Zeitpunkt der
Einspritzung

tegmin = tag + Tevmin, (11-16)
mit der untersten Grenze Teymin fiir die Einspritzverzugszeit, fiir die Identifikation
des Storsystems Sgeeignet.

Die zeitdiskrete Ubertragungsfunktion Gsy(z) wird mit Hilfe eines AR-Ansatzes
modelliert und aus dem Ansteuerungsstrom i(t) und der induzierten Spannung
Uing(t) in der Spule im Zeitbereich [tag,tegmin| identifiziert. Das Ergebnis der
Identifikation kann man in Bild 11-12 sehen.

Dabei sieht man im rechten oberen Bild die induzierte Spannung Uing(t) als ver-
rauschtes Signal und die rekonstruierte Storkomponente uy(t) als glatte Kurve. Die
eigentlich Nutzinformation, die induzierte Spannung u (t) aufgrund der Druckén-
derung, sieht man als Differenz der beiden oberen Signale im Bild darunter.

Die Spannung auf Basis des magnetoelastischen Effekts ist proportional zur
Druckénderung. Integriert man die Spannung, so erhélt mit dem Mitteldruck als
Anfangswert den Druck in der Leitung. Dies ist in den beiden rechten Bildern zu
erkennen. Oben ist der Druck im Referenzdrucksensor und unten der berechnete
Druck dargestellt.

11.5.2 Bestimmung des Einspritzbeginns

Nun besteht die Aufgabe darin, anhand der rekonstruierten, induzierten Spannung
0y (t) auf den Einspritzbeginn tgg zu schliefen. Der Druckabfall in der Hochdruck-
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Bild 11-12. Ergebnis der Identifikation

zuleitung verursacht eine negative Spannung. Mit Hilfe eines Schwellwerts us, den

die Spannung u1 (t) unterschreiten miifite, kénnte eine Detektion realisiert werden.
uy(t) <us

Da der Spannung uj(t) Rauschen iiberlagert ist, konnte der Schwellwert bereits

vor dem Einspritzbeginn unterschritten werden. Hier bestehen zwei Moglichkeiten

dies zu verhindern.

Im ersten Verfahren wertet man eine Unterschreitung zu einem bestimmten
Abtastzeitpunkt t, nur dann, wenn auch eine bestimmte Anzahl darauffolgen-
der Abtastzeitpunkte eine Unterschreitung aufweisen, d.h. eine einmalige bzw.
zu kurze Unterschreitung, die bei starken Rauschen auftreten kann, wird nicht
beachtet.

Im zweiten Verfahren filtert man die Spannung 0 (t) mit einem Tiefpafifilter.
Dadurch werden die kurzzeitigen (hochfrequenten) Rauschanteile herausgefiltert.
Im Vergleich zum ersten Verfahren haben Filter nicht nur eine Gruppenlaufzeit,
sondern sind auch komplizierter zu implementieren. Deshalb wurde hier das erste
Verfahren verwendet.

11.56.3 Auswertung

Eine genaue Bestimmung der Einspritzverzugszeit Tgy ist wegen der Stérungen
nicht durchfiihrbar. Sie weicht vom exakten Wert ab. Im Mittel wird hier jedoch
die wahre Einspritzverzugszeit Tey ermittelt, da die Storungen als Mittelwertfrei
betrachtet werden konnen. In Bild 11-13 ist das Ergebnis von neun Messungen bei
drei verschiedenen Common-Rail-Driicken dargestellt.
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Bild 11-13. Mittlere Einspritzverzugszeit

Tev bei verschiedenen Common-Rail- 120
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Die durchgezogenen Linie stellt dabei die mittlere Einspritzverzugszeit Tey
dar. Dabei ist zu sehen, daf$ die Verzogerungszeiten bei htheren Common-Rail-
Driicken ansteigen. Dies ist physikalisch begriindet, da der Piezoinjektor gegen
einen hoheren Druck arbeiten mufs.

11.6 Zusammenfassung und Ausblick

Dieser Mefiversuch sollte die prinzipielle Moglichkeit der Verwendung des magne-
toelastischen Effekts zur Bestimmung des Einspritzbeginns bei piezoelektrischen
Injektoren zeigen. Auch wenn durch nicht ausreichende Abschirmung gegen die
hohen Ansteuerungsspannungen bzw. -strome des Injektors und durch zu ge-
ringe Sensibilitit gegentiber den Druckdnderungen eine genau Auswertung in
der jetzigen Form nur mit hohen Rechenaufwand bewerkstelligt werden kann,
so zeigt der Versuch, daf eine Detektierung des Einspritzbeginns mit Hilfe des
magnetoelastischen Effekts realisierbar ist.

Der Vorteil der Verwendung des magnetoelastischen Effekts liegt in dem einfa-
chen, robusten und kostengﬁnstigen Aufbau des Sensors.

In Zukunft sind fiir eine leicht realisierbare Nutzung des magnetoelastischen
Effekts zur Detektion des Einspritzbeginns noch viele Uberlegungen und Verbes-
serungen durchzufiihren. Diese sind sowohl in der Modellierung als auch in der
Durchfiithrung zu tétigen. Das Modell geht in (11-14) von einem stationdren Fall aus,
d.h. die Eigendynamik des Rohres durch Druckdnderungen wird vernachlassigt.
Gerade aber in (11-15) geht man von Druckdnderungen aus.

Die Abschirmung gegen die hohen Ansteuerungsspannungen bzw. -stréme
mufl verbessert werden. Auflerdem mufs die Empfindlichkeit des Drucksensors
erhoht werden. Dies erzielt man z.B. durch Verwendung anderer ferromagne-
tischer Materialien. Besonders geeignet sind Nickel-Eisen-Legierungen mit etwa
80% Nickelanteil, bei denen man bei mechanischen Spannungen von 100N/mn¥
Permeabilititsinderungen von etwa 40% erreicht. Neben diesen herkémmlichen
Nickel-Eisen-Legierungen kommen aber auch amorphe Metalle in Frage. Da aus
Kostengriinden die Verwendung dieser Materialien fiir die Hochdruckzuleitung,
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oder Teile von ihr, nicht in Frage kommt, ein starrer Kontakt zu der Zuleitung aber
notig ist, damit das Material bei Druckdnderungen in der Leitung den gleichen
mechanischen Spannungen ausgesetzt ist, konnte man sich das Aufschrumpfen
eines entsprechenden Materialrings vorstellen.

Der Ring, dessen Innendurchmesser ein wenig kleiner als der Aufiendurch-
messer der Zuleitung ist, dehnt sich durch Erwarmen bis kurz unter die Curie-
Temperatur Tc aus, und pafit dann somit auf die Zuleitung. Diese Verbindung ist
absolut fest und zeigt keine Alterungserscheinungen. Sie iibertragt die Spannungen
bei Druckénderungen auch auf den Ring. Bringt man die Spule auf den Ring an,
dann wird in der Spule eine Spannung Uing(t) induziert, die hauptsachlich aus
der Dehnung des Rings entsteht. Bei gleicher Windungszahl steigt nicht nur die
induzierte Spannung, sondern auch das Signal-Rausch-Verhiltnis. Eine bessere
Detektion ist moglich.
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12.1 MeBidee

Mit dem Begriff Klopfen wird ein ottomotorisches Phanomen beschrieben, bei
dem die schon beim Verdichtungshub anlaufenden Vorreaktionen in dem noch
unverbrannten Gemisch so stark beschleunigt werden, dafs sie schliefSlich die letzten
Frischgasanteile zu einer schlagartigen Selbstentziindung fithren. Diese fast isochor
verlaufende Endgasverbrennung bedingt natiirlich sehr hohe Spitzendriicke und
einen sehr steilen Drucksprung, der sich in Form von Druckwellen im Brennraum
ausbreitet und sich dabei durch ein klopfendes Gerdusch bemerkbar macht. [227]
Diese Selbstentziindungen miissen beim Ottomotor vermieden werden, da sie sonst
zu seiner Zerstdrung fithren konnen. Klopfsensoren, die an der Motoroberfldche
angebracht sind, registrieren diese Druckwellen und kénnen durch Eingriff in die
Motorelektronik das Auftreten von Klopfen reduzieren.

Beim Dieselmotor gibt es kein Klopfen, da hier sich das Verbrennungsgemisch
immer von selbst entziindet. Die Verbrennungsgerdusche (Druckwellen) stellen
damit im Gegensatz zum Ottomotor einen normalen Betriebszustand dar, d.h. sie
sind bei jeder Verbrennung wahrzunehmen.

Da der Klopfsensor im Bereich des Ottomotors zu einem preiswerten Stan-
dardbauteil geworden ist, konnten mit seiner Hilfe die Verbrennungsgerdusche
auch beim Dieselmotor aufgenommen und damit Aussagen iiber die jeweilige
Verbrennung gewonnen werden.

In diesem Kapitel wird nach einer Betrachtung der Gerduschentstehung beim
Dieselmotor und eine Beschreibung der Funktionsweise des Klopfsensors zwei
Analyseverfahren vorgestellt, mit deren Hilfe der Verbrennungsvorgang beim
Dieselmotor diagnostiziert werden kann.

12.2 Gerduschentstehung

Die Gerduschentstehungsmechanismen an Maschinen im allgemeinen und an Ver-
brennungsmotoren im besonderen sind an stationdre oder instationdre Betriebszu-
stainde gekoppelt. Die Erforschung instationédrer Gerduschvorgange erfordert weit
hoheren mefitechnischen Aufwand. Dabei unterscheidet man zwischen direkter
und indirekter Gerduschanregung.
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Direkte Gerduschanregung erfolgt durch schwingende Gassdulen mittels direk-
ter Schwingungsiibertragung zwischen Medien gleichen Phasenzustandes [192].
Diese findet vorwiegend an der Offnung von Ansaug- und Auspufftrakt statt.

Indirektes Motorgerdusch resultiert aus der Schwingungsiibertragung zwischen
Festkorpern, wie hier den Motoroberflédchen, und der Umgebungsluft. Man spricht
hierbei auch von Korperschallanregung.

12.2.1 Indirekte Anregungsmechanismen

Der Mechanismus der Korperschallanregung 146t sich durch die Ubertragung einer
Kraft F, hier die Gaskraft im Brennraum, zu einer Korperbeschleunigung a, und
diese zu einem Luftschalldruck pan der Oberfliche beschreiben. Beim realen Motor
ist allerdings nicht eine einzelne Kraft F, sondern eine Vielzahl von dynamischen
Kriften zwischen verschiedenen Bauteilen fiir die Anregung des Gerdusches maf-
gebend. Bei dem Erregungsmechanismus unterscheidet man zwischen direktem
Verbrennungsgeriusch infolge Korperschallanregung der Brennraumwénde durch
die Gaskraft, indirektem Verbrennungsgeriusch, z.B. infolge des Durchlaufens von
Spielen unter Gaskrafteinflufs (Kurbeltrieb, Stirnradgetriebe) oder unter Einfluf$
lastabhéngiger Krifte (Einspritzpumpe) und mechanischem Geriiusch infolge des
Durchlaufens von Spielen unter Massenkrafteinflufs (Kurbeltrieb, Ventiltrieb).

12.2.1.1 Direkite Verbrennungsgerédusche

Fiir die Anregung des direkten Verbrennungsgerdusches ist der Zylinderdruckver-
lauf pz(t) maBigebend. Um eine akustische Bewertung vorzunehmen, wird dieser
in den Frequenzbereich transformierte, d.h. man erhélt ein Zylinderdruckanre-
gungsspektrum Pz (f). Dabei hingt das Anregungsspektrum von verschiedenen
Kenngrofien des Zylinderdrucks pz(t) ab. Hierzu gehéren der Druckanstieg und
die Druckbeschleunigung, d.h. die erste bzw. zweite Ableitung des Drucks. Diese
bestimmen den Frequenzbereich von 0, 5kHzbis 5kHz Bei noch héheren Frequen-
zen im Bereich von 5kHz bis 20kHz kommt es auflerdem zur Ausbildung von
Figenschwingungen im Brennraum, die zu Uberhdhungen im Anregungsspek-
trum fiihren. In Bild 12-1 ist der Zylinderdruck und sein Spektrum dargestellt.
Im héheren Frequenzbereich zwischen 8kHz und 20kHzist die Uberhohung des
Spektrums durch Resonanzen zu sehen. Eine Betrachtung der Resonanzfrequenzen
erfolgt in Abschnitt 12.2.2.

Eine giinstige Verbrennungsanregung wird durch einen weichen Zylinderdruck-
verlauf erreicht. Mafsgeblich hierfiir sind die Bedingungen der Verbrennungsein-
leitung. Positiv sind vor allem ein kurzer Ziindverzug und eine geringe ziindfahige
Kraftstoffmenge zum Zeitpunkt der Ziindung. Erfahrungen aus der Vergangenheit
haben gezeigt, dafs Konflikte bestehen zwischen akustisch giinstigem Verbren-
nungsdruckverlauf, niedriger Schadstoffemission und niedrigem Verbrauch. Das
Common Rail Einspritzsystem ermoglicht durch eine akustisch giinstige Formung



12.2 Gerduschentstehung 135

Druck [MPa]
o N e (2] oo

Spektrum [dB]
&
o

-100
0 5 10 5 10 15 20

Zeit [msec] f [kHz]

Bild 12-1. Zylinderdruck und Zylinderdruckanregungsspektrum eines Dieselmotors mit Resonanz-
frequenzen im Bereich von 8kHzbis 20kHz

des Einspritzverlaufs mit Voreinspritzung und einen kennfeldabhéngigen Forder-
beginn eine Reduktion des direkten Verbrennungsgerausches.

12.2.1.2 Indirekte Verbrennungsgerdusche

Bei schnellaufenden aufgeladenen direkteinspritzenden Dieselmotoren dominiert
im Bereich der Vollast das indirekte Verbrennungsgerdusch. Hierbei spielt z.B. das
Kolbengerdusch ein wichtige Rolle. Infolge der Kolbensekundarbewegung kommt
es zwischen Kolben und Zylinderrohr zu Stoffanregungen, die vor allem durch die
Gaskréfte bei hohen Lasten verursacht werden. Je nach Betriebspunkt wechselt der
Kolben im Zylinderrohr 2- bis 10mal je Arbeitsspiel die Anlage.

Neben dem Kolbengerdusch sind besonders bei aufgeladenen Dieselmotoren
auch Einspritzpumpen- und Kurbelwellengerdusch wichtig. Dabei gewinnt spe-
ziell das Einspritzpumpengerdusch mit steigenden Einspritzdriicken und Ein-
spritzdruckgradienten an Bedeutung. Auch die Kurbelwelle regt Gerdusch im
Steuerrddertrieb und in den Hauptlagern an. Dies gilt besonders fiir die Drehzah-
len, in denen die erste Torsioneigenfrequenz der Kurbelwelle durch die Anregung
der unteren Ordnungen der Gaskréfte in Resonanz gerat. Hier werden resonanz-
iiberhohte Wechseldrehmomente in den Rédertrieb eingeleitet und fithren dort
zu Stoflen. Gleichzeitig erfolgen in den Hauptlagern mit der Torsionsschwingung
gekoppelte radiale Bewegungen der Kurbelwelle, die den Motorblock tieffrequent
sowie durch Stofe auch hochfrequent anregen kénnen [153].

12.2.1.3 Mechanische Gerdusche

Mechanisches Gerdusch wird im Dieselmotor durch den Ventiltrieb und die Ol-
pumpe sowie ggf. die Wasserpumpe angeregt. In gewissen Umfang kommt hierzu
noch die Kurbelwelle und die Kolben hinzu. Beim Ventiltrieb ist dabei die Ge-
rduschanregung durch Stofivorgdnge beim Schlielen der Ventile sowie durch
das Einleiten von Wechseldrehmomenten in den Rédertrieb vorherrschend. Die
Olpumpe kann ein Gerdusch insbesondere durch Oldruckpulsationen erzeugen
[153].
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12.2.2 Resonanzfrequenzen der Anregung

Das im Brennraum eingeschlossene Gas stellt ein schwingungsfdhiges System dar,
in dem sich stehende Wellen ausbilden. Dieses System ist durch die geometrische
Form und durch den Gaszustand bestimmt. Um die Resonanzfrequenzen fiir das
Gas im Brennraum zu bestimmen, wird ein einfaches Modell fiir den Brennraum
eines Dieselmotors betrachtet. Hierzu macht man die Annahme, daf$ es sich beim
Brennraum um eine einfache geometrische Form (Hohlzylinder) handelt, daf8 die
Gaszusammensetzung homogen ist, und daf$ die akustische Theorie im Brennraum
ihre Gtiltigkeit besitzt.

12.2.2.1 Modellierung

Das Modell besteht aus einem zylinderformigen Hohlraum mit dem Radius Rund
der Hohe h, der mit einem homogenen Gas gefiillt ist. In einem solchen Hohlraum
konnen Resonanzschwingungen mit den Frequenzen

Nan L@
(2rR)2 ~ (2h)2
auftreten [203], wenn Nmp als n-te Nullstelle der Ableitung der Besselfunktion
m-ter Ordnung, erster Art, definiert ist. Die Besselfunktion m-ter Ordnung Jy, stellt
eine Losung fiir die aus der Wellengleichung fiir den Hohlzylinder gewonnenen
Differentialgleichung dar [2, 26].

ddn(n) =0 (12-2)
dn N=Nmn

Die Indizes m, n bzw. q in (12-1) repréasentieren die Modennummern fiir die
Schwingungen in tagentialer, radialer bzw. in vertikaler Richtung des Zylinders.
Wegen der Bewegung des Kolbens und der damit verbundenen Héhenédnderung
des Zylinderraumes tritt, wiahrend das Gas ausschwingt, eine schnelle Verschie-
bung der Resonanzfrequenzen fiir g # 0 in Abhdngigkeit von der Zeit auf, d.h. es
werden nur Moden mit q = O betrachtet, weil diese sich in der Frequenz nur wenig
andern und deshalb wesentlich einfacher zu bearbeiten sind. Aufierdem gilt, daf3
die Schallgeschwindigkeit ¢ in einem homogenen Gas proportional zur Wurzel der
Temperatur T ist.

fng==¢C (12-1)

c~VT
Damit vereinfacht sich (12-1) zu
_ % T
frin = 50/ 57 I (12:3)

Die Schwingungsmoden fiir verschiedene m und n sind in Bild 12-2 aufgefiihrt.
Die mit + gekennzeichneten Bereiche besitzen einen erhéhten Druck, die mit —
gekennzeichneten Bereiche einen niedrigeren Druck.
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Fiir einen Dieselmotor mit einem Bohrungsdurchmesser von 79,5mmergeben
sich beispielweise die berechneten Resonanzfrequenzen aus Tabelle 12-1.

Tabelle 12-1. Resonanzfrequenzen in Abhingigkeit von Schwingungsmodus und Temperatur

Schwingungsmodus T =1500K T =2500K
Nni1=1,84 58kHz 7,6kHz
N21= 3,05 9 7kHz 12,6kHz
No2 = 3,83 122kHz 15,7kHz
Ns1=4,20 134kHz 17,3kHz
N2 =533 17,0kHz 22,0kHz

Hierbei muff erwdhnt werden, daff das Auftreten der einzelnen Schwingungs-
modi nicht vorherbestimmt werden kann, da sich durch die unterschiedlichen
Anregungen verschiedene Modi stochastisch einstellen. Ebenso tritt im Brennraum
keine homogene Temperaturverteilung auf. Die berechneten Resonanzfrequenzen
sind deshalb nur Anhaltspunkte, um die Grofienordnung einzuschétzen.

12.2.2.2 Extraktion der Resonanzfrequenzen

Bei hoheren Drehzahlen wird es wegen der angestiegenen Storleistung schwierig,
die Verbrennung allein auf Grundlage des Korperschalls zu diagnostizieren. Ins-
besondere storen bei hohen Motorleistungen starke Ventilgerdusche, die gerade in
jenes Intervall fallen, das auch fiir die Verbrennung interessant ist. Deshalb benutzt
man Filter, um die Frequenzen, die charakteristisch fiir die Brennraumresonanzen
sind, herauszufiltern und die Stéranteile zu unterdriicken.

Wiéhrend die Storanteile im Bereich unter 3kHz auftreten, liegen die Reso-
nanzfrequenzen im Bereich zwischen SkHzund 20kHz Durch Anwendung eines
Bandpasses kann dieser Frequenzbereich herausgefiltert werden.

12.2.3 Kérperschalliibertragung

Der durch die Umwandlung der Gaskraft F im Brennraum zu einer Korper-
beschleunigung a des Motorblocks entstandene Korperschall mufs von seinem
Entstehungsort durch den Motorblock zur Position des Klopfsensors tibertragen
werden. Je nach Entstehungsort des Korperschalls miissen so unterschiedliche
Ubertragungsfunktionen betrachtet werden, deren Ermittlung nur in duflerster
Vereinfachung naherungsweise bestimmt werden kann. Fiir die komplexe Form
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eines Motorblocks hingegen, kénnen diese Ubertragungsfunktionen nur empirisch
bestimmt werden, z.B. der {iber mehrere Arbeitsspiele gemittelte Quotient der
Spektren des Korperschallsignals und des Zylinderdrucks kann als Ubertragungs-
funktion definiert werden.

12.3 Klopfsensor

Durch die heute vorhandenen hochwertigen, piezoelektrischen Druckaufnehmer
ist es moglich geworden, den Brennraumdruck auch iiber lingere Zeit und bei
maximaler Motorleistung direkt im Brennraum zu messen. Allerdings erfordert
die Installation der Aufnehmer eine zusitzliche Offnung am Brennraum. Das
Bohren dieser Offnung ist in manchen Fillen sehr schwierig, da die Motoren
vielfach keinen Platz fiir einen solchen Durchlafl bieten. Die Aufnehmer selbst
sind noch nicht robust genug, um serienmifsig eingebaut werden zu konnen. Auch
die Preisfrage spielt eine grofle Rolle. Deshalb ist der Betrieb eines Motors mit
Druckaufnehmern nur auf Priifstinden iiblich und zwar fiir den Fall, daff der
Brennraumdruck direkt erfafit werden soll.

Eine alternative Mefigrofie zum Brennraumdruck ist die Beschleunigung, die
der Motorblock aufgrund der Brennraumschwingungen erfahrt. Die Resonanz-
schwingungen im Brennraum regen den Motorblock zu Schwingungen an, die
dann zu dem Beschleunigungssensor in Wellenform (Transversal-, Longitudinal-
oder Biegewellen) tibertragen werden. AufSerdem bewirkt das plotzliche Einsetzen
der Verbrennung und die damit verbundenen StofSwellen Resonanzschwingungen
im Motorblock. Nach diesem Prinzip arbeitet auch die Klopferkennung beim Ot-
tomotor. Unter Klopfen versteht man dort den Korperschall, der entsteht, wenn
sich das eingespritzte Benzingemisch schon vor der Ziindung durch die Ziind-
kerze an heiflen Stellen im Motor selbstentziindet. Um diesem fiir den Ottomotor
schadlichen Klopfen entgegenzuwirken, existiert eine Klopfregelung, die bei der
Detektion von Klopfen den Ziindwinkel nach spiit verstellt, um den Ladedruck und
die Brennraumtemperatur zu senken. Es wird hier darauf verzichtet, auf weitere
Details der Otto Klopfregelung einzugehen.

Die Handhabung von Beschleunigungsaufnehmern ist im Vergleich zu Brenn-
raumdrucksensoren einfach, und die Aufnehmer konnen in einer sehr robusten
Form hergestellt werden.

12.3.1 Aufbau

Der Klopfsensor, wie er hier verwendet wurde, mifsit die Beschleunigung, die die
Zylinderoberfldche aufgrund von Verbrennung und sonstigen mechanischen An-
regungen erfahrt. Deshalb spricht man auch von “Beschleunigungsaufnehmern”.
Wie schon anfangs erwdhnt, reagiert der Sensor auch auf Beschleunigungen, die
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Bild 12-3. Aufbau und Einbauort des _—
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mechanischer Natur sind und nicht direkt mit der Verbrennung zusammenhéangen.
Abbildung 12-3 zeigt einen Schnitt des Sensors, sowie den Einbauort am Zylinder.
Es gibt seit Langerem Untersuchungen, die sich mit dem akustisch giinstigsten
Anbauort des Sensors an der Motorblockoberfliche beschéftigen. Der Sensor ar-
beitet nach dem Prinzip des piezoelektrischen Effektes. Aufgrund der Tragheit
der seismischen Masse erzeugen Vibrationen an der Zylinderoberfldche eine me-
chanische Verformung des Piezokristalls. Die dadurch entstehende Anderung der
Polarisation im Kristall erzeugt eine Spannung, die an der Oberfldche des Kri-
stalls abgegriffen und mittels elektrischer Anschliisse nach auflen gefiihrt wird.
Diese Spannung ist dann ein Maf fiir die Amplitude der Zylinderbeschleunigung.
Weitere Details zum piezoelektrischen Effekt entnehme man [186].

N

12.3.2 Klopfsignal

Mit Hilfe eines Mefisystems wurden an einem Versuchsmotor die Korperschall-
signale mittels Klopfsensoren aufgezeichnet. In Bild 12-4 ist das Rohsignal des
Sensors fiir die beiden Drehzahlen 1500min~—! und 3500min~t und deren iiber 5
Arbeitsspiele gemitteltes Spektrum des Zylinders 2 dargestellt. Da sich der Klopf-
sensor in ndchster Nahe zu Zylinder 2 befindet, werden die im weiteren Verlauf der
Arbeit dargestellten Analyseverfahren vorwiegend auf diesen Zylinder angewandt.
Nattirlich mu fiir weiterfithrende Betrachtungen auch das Signal von entfernteren
Zylindern untersucht werden. Es soll jedoch vorerst prinzipiell untersucht werden,
welche Informationen sich aus dem Kérperschallsignal des Motors ableiten lassen.

Wie man unschwer erkennt, werden mit zunehmender Drehzahl die
Verbrennungs- und Motorgerdusche heftiger. Jeder Motor hat ein drehzahlab-
hingiges Grundgerduschkennfeld. Diese Grundgerdusche setzen sich aus dem
normalen Verbrennungsgerdusch und den iiberlagerten sonstigen Gerduschen,
wie Ketten-, Ventil-, Kolben- und Lagerschwingungen zusammen.
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Bild 12-4. Klopfsignal und dessen iiber 5 Arbeitsspiele gemitteltes Spektrum bei 1500min~* und
3500min~t

12.4 Analyseverfahren

Zu den klassischen Analyseverfahren im Bereich der Signalverarbeitung gehort
eine Untersuchung des Signals im Frequenzbereich. Zwar liegt das Grundgerdusch
in einem anderen Frequenzbereich als die Resonanzfrequenzen, jedoch sind diese
in ihrem Frequenzbereich stochastisch verteilt. Die Untersuchung einzelner Fre-
quenzlinien fallt hiermit weg. Vielmehr mufl der gesamte Frequenzbereich der
Resonanzfrequenzen als Gesamtheit untersucht werden, d.h. durch Bandpaffilte-
rung erhdlt man den gewiinschten Frequenzabschnitt, den man dann mit Hilfe
einfacher Verfahren im Zeitbereich untersuchen kann.

In der Annahme, daff die Verbrennung die Amplitude bzw. die Leistung
der Resonanzschwingungen beeinflussen, kann versucht werden, mit Hilfe der
Hillkurven- bzw. Energieanalyse Aussagen tiber die Verbrennung bzw. die ein-
gespritzte Kraftstoffmenge treffen zu konnen. Dabei werden die niederfrequenten
Informationen (Amplitude und Leistung) von dem hochfrequenten Signal getrennt.

12.4.1 Hillkurvenanalyse

Die Hiillkurvenanalyse entspricht der Amplitudendemodulation. Sie entstammt
urspriinglich aus der Rundfunktechnik, bei der das niederfrequente Nutzsignal
(Musik, Sprache, etc.) vom hochfrequenten Trédgersignal getrennt wird. Dies ge-
schieht durch Gleichrichtung und Tiefpafifilterung. Beachtet man noch die vor der
Gleichrichtung durchzufiihrende Bandpaffilterung, so ergibt sich fiir die Hullkur-
venanalyse die Struktur in Bild 12-5.

Die Grenzfrequenzen des Bandpasses liegen bei 5kHz und 20kHz die des
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Bild 12-5. Struktur der Hiillkurvenana-
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Bild 12-6. Amplitude und integrierte Amplitude nach der Hiillkurvenanalyse zur Detektion der
Voreinspritzung

Tiefpasses bei 2kHz Wendet man die Hiillkurvenanalyse an Klopfsignale an, so
erkennt man links im Bild 12-6 einen unterschiedlichen Verlauf der Hiillkurve bei
einer Verbrennung mit bzw. ohne Voreinspritzung aber bei gleicher Hauptein-
spritzmenge.

Zur Detektion der Voreinspritzung kann man die Hiillkurve ab dem Ansteue-
rungsbeginn des Injektors fiir die Voreinspritzung aufintegrieren und den Inte-
gralwert zum Zeitpunkt des Ansteuerungsbeginns des Injektors fiir die Hauptein-
spritzung als Entscheidungswert verwenden. Die beiden Integralwerte sind rechts
im Bild 12-6 dargestellt.

Zur moglichst fehlerfreien Detektion mufi eine optimale Schwelle des Integral-
werts bestimmt werden. Dies geschieht z.B. durch Anlehnung an die statistischen
Nachrichtentheorie mit Hilfe der Empfangerarbeitscharakteristik und des Neyman-
Pearson-Verfahren [254].

12.4.2 Energieanalyse

Bei der Energieanalyse wird der Energieinhalt eines Signals bestimmt. Die Energie
bestimmt man tiber die Integration der Leistung des Signals, die proportional zum
Quadrat des Signals ist. Als Anfangszeitpunkt der Integration wahlt man den
Zeitpunkt, ab dem man die Energie bestimmen mochte, z.B. den Ansteuerungs-
beginn des Injektors. Unter Beachtung des Bandpasses ergibt sich damit fiir die
Energieanalyse die Struktur in Bild 12-7.

Berechnet man die Energie des Klopfsignals, so ist in Bild 12-8 der Energi-
einhalt des Klopfsignals im Frequenzbereich zwischen 5kHz und 20kHz ab dem
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Bild 12-8. Energie verschiedener Klopfsignale zur Detektion der Voreinspritzung und der gesamten
eingespritzten Kraftstoffmenge

Ansteuerungsbeginn des Injektors zu sehen.

Links im Bild 12-8 wird deutlich, daff auch die Energieanalyse zur Detektion
der Voreinspritzung verwendet werden kann. Rechts im Bild erkennt man, dafl
mit steigender eingespritzter Kraftstoffmenge die Signalenergie wachst. Dies ist
physikalisch sinnvoll. Fiir eine genauere Beschreibung der Abhingigkeit von
Signalenergie und eingespritzter Kraftstoffmenge miissen jedoch weiterfiithrende
Untersuchungen unternommen werden.

12.5 Zusammenfassung

Mit Hilfe der Hiillkurvenanalyse ldf3t sich die Voreinspritzung detektieren. Hierzu
ist die Hiillkurve ab dem Ansteuerungsbeginn der Voreinspritzung zu integrieren.
Der Integralwert beim Ansteuerungsbeginn der Haupteinspritzung dient mit Hilfe
eines Schwellwertverfahrens zur Detektion der Voreinspritzung. Der Schwellwert
ist abhdngig vom Zylinder und der Drehzahl zu bestimmen. Bei der Energieanalyse
laft sich sowohl die Voreinspritzung als auch die gesamte Einspritzmenge detek-
tieren. Diese Ergebnisse und der genaue Zusammenhang zwischen eingespritzter
Kraftstoffmenge und Energie des Klopfsignals miissen in weiteren Versuchen
verifiziert bzw. ermittelt werden.

Die hier beschriebenen Untersuchungen wurden nur an einem Zylinder durchge-
fithrt. So miissen weitere Ermittlungen auch auf die anderen Zylinder ausgeweitet
werden.
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13 Gesamtheitlicher Regelungsentwurf

Die in der Einleitung formulierte Aufgabe der gesamtheitlichen Regelung des An-
triebssystems bedarf einer genauen Uberlegung, was eigentlich geregelt werden
soll. In einem klassischen Kraftfahrzeug beeinfluf3t der Fahrer! die Beschleunigung
bzw. Verzogerung in Fahrzeuglangsrichtung tiber vier Stelleinrichtungen: Kupp-
lungspedal, Bremspedal, Gaspedal und Gangschaltung. Dabei greift er iiber diese
Stelleinrichtungen als ,intelligentes Regelsystem” ein, um eine bestimmte Fahr-
zeuggeschwindigkeit zu erreichen bzw. zu halten. Hierzu reagiert der Fahrer auf
die unterschiedlichen Umwelteinfliisse, die als StorgrdfSen in sein Regelsystem ein-
greifen. Hierzu zdhlen z.B. Steigungen oder Gefélle, unterschiedliche Fahrbahno-
berflichen, Gegen- oder Riickenwind etc. Dabei zeigt das Regelsystem ,Fahrer”
respektive Ergebnisse, die es innerhalb kurzer , Adaptionszeit” erlernt. Trotzdem
besitzt der Mensch Schwichen, wie z.B. Miidigkeit und begrenzte Reaktionsfahig-
keit, die auch schon in der Vergangenheit dazu gefiihrt haben, daf8 elektronische
Regelsysteme Teilaufgaben bei der Antriebssystemregelung {ibernommen haben.
Hierzu zahlt das Antiblockiersystem (ABS), die Antriebsschlupfregelung (ASR),
der Tempomat oder das Automatikgetriebe. Damit 14ft sich schon ein gesteigerter
Komfort erreichen. Trotzdem mufl der Fahrer das Verzogern des Fahrzeugs wei-
terhin durch eigenstidndige Betdtigung des Bremspedals durchfiihren. Aufierdem
dient der Tempomat nur dazu, eine bestimmte Geschwindigkeit zu halten. Von
einer Sollvorgabe im klassischen Sinne kann keine Rede sein.

Mochte man den Fahrer komplett aus dem Regelsystem raushalten, so besteht
damit die zentrale Aufgabe eines gesamtheitlichen Antriebssystemreglers darin,
eine vom Fahrer vorgegebene Fahrzeuggeschwindigkeit als Sollgrofse zu erreichen
bzw. zu halten. Dies soll durch Stelleingriffe an Motor, Kupplung, Getriebe und
Bremse erreicht werden. Nattirlich wird der aufmerksame Leser jetzt einwenden,
daf$ der Fahrer durch die Vorgabe der Geschwindigkeit sich noch immer in einer
Regelkette befindet. Diese betrifft aber nicht nur das Antriebssystem, sondern
auch Fahrzeugsicherheit, wie z.B. den Abstand zu vorausfahrenden Fahrzeugen
oder das Ausweichen von Hindernissen, der Navigation und den jeweils giiltigen
Geschwindigkeitsbegrenzungen, die einzuhalten sind.

! Hiermit ist der geschlechtsneutrale Fahrer gemeint. Die Verwendung von die Fahrerin bzw. der
Fahrer fiihrt nicht unbedingt zu einer besseren Lesbarkeit.
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13.1 Regelungsstruktur

Das Ziel beim Entwurf der Gesamtregelstruktur ist ein kaskadierte Regelstruk-
tur mit mehreren unterlagerten Regelkreisen. Dabei geht der jeweils tiberlagerte
Regelkreis davon aus, daf8 seine unterlagerten Regelkreise moglichst ideal sind.
Nur dadurch entsteht ein Regelsystem, das durch Austausch einzelner Regler
kontinuierlich verbessert werden kann.

Die Geschwindigkeitsinderung des Kraftfahrzeuges multipliziert mit der Fahr-
zeugmasse entspricht der Summe der angreifenden Krifte. Neben dem Luft- und
Rollwiderstand des Fahrzeugs treten hier insbesondere die tangentialen Radkréfte
auf, die iiber das antriebsseitige Drehmoment an der Radachse erzeugt werden.
D.h. eine Beschleunigung bzw. Verzogerung des Kraftfahrzeugs spiegelt sich in ei-
nem bestimmten Raddrehmoment Mrap nieder. Dieses wird aus dem Brems- Mggr
und dem Antriebsstrangdrehmoment Mars gebildet. Wahrend das Bremsdreh-
moment Mgr immer entgegen der Drehrichtung zeigt, liefert der Antriebsstrang
normalerweise ein positives Drehmoment Mats Der erste Regelblock muf also
die Geschwindigkeitsdifferenz Avkrz in ein Antriebsstrang- Marsund ein Brems-
drehmoment Mgr umsetzen. Nattirlich ist die maximal auf die Strafle tibertragbare
Kraft von der Stralenbeschaffenheit abhiangig. Bei durchdrehenden Réader muf3 der
Antriebsschlupf mit Hilfe eines Antriebsschlupfsreglers (ASR) durch Motor- und
Bremseingriff begrenzt werden. Dabei wird langfristig die Motorleistung gedros-
selt und kurzfristig das durchdrehende Rad abgebremst. Im mehrdimensionalen
Fahrzeugmodell, bei dem das Fahrzeug sich nicht nur in Fahrzeuglangsrichtung
sondern auch um die Fahrzeugachsen bewegt, kommt hierzu noch die Fahrstabili-
tatsregelung (FSR) hinzu. Sie gewéhrleistet, daff das Fahrzeug nicht in gefahrliche
Fahrsituationen kommt. Hierzu gehéren Unter- bzw. Ubersteuern in Kurvenfahr-
ten, Umkippen des Fahrzeugs (Elchtest) und Schleudern.

Das von der iiberlagerten Regeleinheit vorgegebene Sollbremsmoment Mggr muf3
mit Hilfe des Antiblockiersystems (ABS) in dem Fall begrenzt werden, wenn die
Rédder anfangen zu blockieren. D.h. der Schlupf s des Rades darf den Wert Smayx
nicht iiberschreiten, bei dem die den jeweiligen Straffenverhéltnissen angepafste
Reibbeiwertkurve ihr Maximum besitzt. Das begrenzte Bremsmoment Mgg wird
in einem Bremsregler (BR) in einen Bremsdruck pgg tiberfiihrt. Dieser muf$ den
Zustinden des Bremssystems (Temperatur, Verschleifs, etc.) angepafit werden.
Der Bremsenaktuatorregler (BAR) regelt den Bremsdruck pgr, indem er in eine
Spannung fiir die Gleichstrommaschine des Bremsenaktuators ausgibt.

Das von der obersten Regeleinheit vorgegebene Antriebsstrangmoment Mats
entspricht vereinfacht dem mit den Ubersetzungsverhéltnissen von Getriebe und
Achsantrieb tibersetzten Motormoment Myor. Da aber der Antriebsstrang in Ab-
schnitt 10.1 torsionsschwingfahig ist, wird das Motormoment Myor nicht in einem
festen Verhiltnis tibertragen. Die Antiruckelregelung bestimmt je nach Gangwahl
das Motormoment Myor in Abhdngigkeit des vorgegebenen Antriebsstrangmo-
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Bild 13-1. Gesamtheitlicher Regelentwurf
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ment Mars um Schwingungen, die sich in iibersetzten Drehzahldifferenzen zwi-
schen Rad und Motor auswirken, auszuregeln. Der Motorregler (z.B. wie in [79])
erzeugt aus dem Motorsollmoment Myor den Solladedruck pip, die Sollabgas-
riickfithrrate Xagr die einzuspritzende Kraftstoffmasse mg, den Einspritzbeginn
¢ep und den Common Rail Druck pcg. Der Ladedruck p.p wird tiber die variable
Turbinengeometrie (VTG) und die Abgasriickfiihrrate Xacr tiber die Stellung des
Riickfithrventils (AGR) geregelt. Bei gleicher Ansteuerung der Einspritzventile
werden in den Brennraum unterschiedliche Kraftstoffmassen eingespritzt. Diese
Fehlmengen werden mit Hilfe der Zylindergleichstellung (ZGS) ausgeregelt. Na-
tirlich miissen auch bei der gesamten Motorreglung mit all seinen unterlagerten
Regelkreisen Funktionen laut On Board Diagnosis (OBD), die Fehlfunktionen des
Motors feststellen, implementiert sein.

Aus all diesen Uberlegungen ergibt sich eine Regelstruktur, die in Bild 13-1
dargestellt ist. Die grau hinterlegten Regelblocke sind dabei Bestandteil dieser
Arbeit. In Kapitel 14 wird die Zylindergleichstellung, in Kapitel 15 die Regelung
des Ladedrucks p.p und der Abgasriickfiihrrate Xagr in Kapitel 16 der Bremsen-
aktuatorregler und in Kapitel 17 die Antiruckelregelung behandelt.

Die Schnittstellen zwischen den einzelnen Reglereinheiten miissen in einem
realen System genau definiert werden. Bei dem hier vorgestellten Entwurf werden
diese Schnittstellen nur grob angegeben.
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In einem realen Kraftstoffzumessungssystem werden aufgrund von Toleranz-
schwankungen und sonstigen Abweichungen von Sollwerten bei sonst gleicher
Ansteuerung durch die Motorelektronik unterschiedliche Kraftstoffmassen in den
Verbrennungsraum gebracht. Die bei deren Verbrennung freiwerdenen unter-
schiedlichen Energien fithren zu niederfrequenten Drehmoment- und damit Dreh-
zahlschwankungen, die fiir den Fahrer als Laufunruhe oder Motorschiitteln be-
merkbar werden. Die Zylindergleichstellung (engl. Cylinder Balancing) oder auch
Laufruheregelung (LRR) erkennt die ungleiche Einspritzung und regelt sie durch
zylinderindividuelle Korrektur der Ansteuerung weitgehend aus. Dabei muf die
Zylindergleichstellung in allen Arbeitspunkten sowohl in der stationdren Lage
als auch im dynamischen Ubergang die Gleichstellung der einzelnen Zylinder ge-
wiahrleisten. Bei der Erkennung der ungleichen Einspritzung interessiert gar nicht
einmal die absolute Einspritzmenge, sondern der relative Vergleich zwischen den
einzelnen Zylindern, da erst der relative Unterschied die Laufunruhe erzeugt. Ein
gleichméfBiger absoluter Fehler wird hingegen durch die Geschwindigkeitsrege-
lung bzw. durch den Fahrer ausgeglichen. Der Ausgleich der relativen Fehler sollte
dabei so erfolgen, dafi die mittlere Einspritzmasse konstant bleibt, d.h. das mittlere
Drehmoment darf durch die Gleichstellung nicht beeinflufst werden.

In einem Common-Rail-Einspritzsystem ist die eingespritzte Kraftstoffmasse
nach (6-6) vom Diisenoffnungsquerschnitt, von der Dichte des Dieselkraftstoffs
und von der Druckdifferenz an der Diisentffnung, d.h. die Druckdifferenz zwi-
schen dem Common-Rail-Druck kurz vor der Einspritzdiise und dem Druck im
Zylinder, abhangig. Wahrend der Diisenéffnungsquerschnitt durch die Ansteue-
rungart bzw. -dauer vorgegeben wird, ist die Dichte eine Funktion der Temperatur
und des Druck des Kraftstoffs. Der Common-Rail-Druck ansich wird in einem
Drucksensor gemessen und sollte somit bekannt sein. Das Offnen bzw. Schliefen
eines Injektors fiihrt aber zu hochfrequenten, geddampften Druckschwingungen,
die bei der nichsten Einspritzung als Storung vom Sollwert auftreten konnen.

Die Dichte des Dieselkraftstoffs, die von der Temperatur und vom Druck
abhingig ist, kann fiir alle Zylinder wahrend eines Arbeitsspiels als konstant ange-
nommen werden. Sie erzeugt damit keinen relativen Fehler. Kritisch hingegen sind
neben den Druckschwankungen im Einspritzsystem, die bis zu der Gréenordnung
von 10% vom Solldruck liegen kénnen, die Injektoren, die die Ansteuerung der
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Bild 14-1. Mogliche MeSpunkte zur relativen
Einspritzmengendetektion im Dieselmotor
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Motorelektronik in einen Offnungsquerschnitt der Diisennadel umsetzen, da diese
starken Toleranzen und unterschiedlichen Alterungserscheinungen unterliegen.

In dieser Arbeit soll nicht untersucht werden, was alles zur unterschiedli-
chen Kraftstoffeinspritzung beitrdgt und wie dies durch konstruktive Mafinahmen
vermieden wird, sondern wie dies durch entgegengesetzte Ansteuerung ausge-
glichen werden kann. Dazu werden zuerst mehrere Moglichkeiten untersucht,
die Einspritzmengenunterschiede mittels verschiedener physikalischer Effekte zu
detektieren. Anschliefend wird ein Konzept vorgestellt, mit dem man den wahren
Einspritzdruck bestimmen kann. Dann folgt die Adaption der Ansteuerungsdau-
er aufgrund der zuvor bestimmten Einspritzmengenunterschiede und Einspritz-
driicke.

14.1 Einspritzmengendetektion

Das Ziel der Einspritzmengendetektion ist die Ermittlung der relativen Einspritz-
mengendifferenz zwischen den einzelnen Zylindern. Die hier behandelten mogli-
chen Mefipunkte sind in Bild 14-1 abgebildet. Hierzu gehort die Ausnutzung des
magnetoelastischen Effekts (siehe Kapitel 11), die Auswertung des Klopfsignals
(siehe Kapitel 12), des Brennraumdrucks und der Winkelgeschwindigkeit.

14.1.1 Magnetoelastischer Effekt

In Kapitel 11 wurde der magnetoelastische Effekt vorgestellt. Mit ihm ist die beriih-
rungslose Messung des Drucks in einem Punkt der Einspritzleitung durchfiihrbar.
In [252] wird ein Verfahren zur indirekten FluSmengenbestimmung mittels Druck-
signalen vorgestellt.

Wahrend des Einspritzvorgangs wird dem Common-Rail eine bestimmte Kraft-
stoffmenge entzogen. Nattirlich gleicht die Hochdruckpumpe den Mengenverlust
aus. Jedoch ist die Zeitkonstante der Pumpe im Vergleich zur Einspritzdauer so
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grofs, dafs wahrend der Einspritzung anndhernd keine Férderung in das Einspritz-
system stattfindet. Die Einspritzmenge 1483t sich somit direkt aus dem Druckverlauf
in der Einspritzleitung berechnen. Dazu mufs man zwischen vor- und riicklaufen-
der Druckwelle trennen. So besteht der Druck p(x,t) an den Orten X = Xg bzw.
X = Xp aus dem stationdren Druck pp und der vor- py(x,t) bzw. riicklaufenden
Komponente py (X,t).

P(X,t) = po+ pv(Xt) + pr(X,t)

Die Stromunggeschwindigkeit u(x,t) am Ort X setzt sich aus der stationdren
Geschwindigkeit ug und den beiden Druckwellenkomponenten

u(x.t) = uo+c.%p<pv<x,t> pr(xt))

zusammen. Da wihrend des Einspritzvorgangs anndhernd keine Férderung in das
Common-Rail-System stattfindet, verschwindet die stationdre Geschwindigkeit
Up = 0. Durch Integration des Massenflusses

) = p-V(xD) =p-A-U(kt) = = (Pxt) ~ Pr(xD)

tiber den Einspritzvorgang erhdlt man die eingespritzte Kraftstoffmasse. Aus
der Voraussetzung, dafs die Stelle X, in Richtung der vorlaufenden Welle hinter
der Stelle X, liegt, und daf8 innerhalb kurzer Abstinde die Druckwellen sich
nicht dndern, folgt zusammen mit der Ausbreitungsgeschwindigkeit cq fiir die
vorlaufende Welle

pv(Xa,t) = py <xb,t+ XbCOXa)

und fiir die riicklaufende Welle

Damit 148t sich die durch Punkt a bzw. b durchgefloffende Kraftstoffmenge mit
der Struktur in Bild 14-2 bestimmen. Da die Drucksignale in einem realen System
abgetastet werden, muf die Zeitverzdgerung ** ein Vielfaches der Abtastzeit
Ta sein. Das Problem besteht nun darin, daff die Ausbreitungsgeschwindigkeit co
sehr stark vom Druck und der Temperatur abhdngt, sodaf} bei einem konstanten
Abstand der MefSsensoren sich keine konstante Verzogerungszeit ergibt. Man muf3
damit mit fast unnotig hoher Abtastfrequenz abtasten, um die Verzogerungszeit
moglichst variabel zu halten.

Da der in Kapitel 11 verwendete Versuchsaufbau zur Verifizierung des magne-
toelastischen Effekts nur einen Sensor beeinhaltet, konnte dieses Verfahren nicht
am realen System getestet werden.
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Bild 14-2. Struktur zur Berechnung der Einspritzmenge

p(a) (@)

14.1.2 Klopfsignal

In Kapitel 12 wurde der Korperschall im Motorblock mit Hilfe eines Klopfsensors
gemessen. Die Energieanalyse in Bild 12-8 zeigt, daf§ die Korperschallenergie eine
Funktion der eingespritzten Kraftstoffmenge ist. Ein genauer Zusammenhang und
eine Uberpriifung am realen Motor wurde jedoch nicht durchgefiihrt.

14.1.3 Brennraumdruck

Der Zylinderdruck pz ist neben der Zylindertemperatur die zentrale innere Zu-
standsgrofie auf die sich die Verbrennung direkt auswirkt. Er enthélt diesbeziiglich
alle Informationen tiber die Einspritzung und deren Verlaufsparameter. Zur ex-
akten mathematischen Darstellung des funktionalen Zusammenhangs zwischen
gemessenem Zylinderdruck pz und der tatsédchlich in den Zylinder eingespritzten
Kraftstoffmenge mg mit dem Einspritzbeginnwinkel ¢gg wére ein energetischer,
modellbasierter Ansatz [168] der geeignetste. Aufgrund seiner Komplexitdt wird
hier auf einen solchen Ansatz verzichtet und stattdessen in Anlehnung an die
Arbeiten [83, 132, 133, 261] ein signalorientiertes Verfahren herangezogen.

Der Zylinderdruck py ist eine Funktion der Zeit bzw. des Kurbelwellenwinkels
in Abhéngigkeit von eingespritzter Krafstoffmenge, Einspritzzeit, etc. In Bild 14-3
(links) sind drei Zylinderdriicke exemplarisch abgebildet. Neben dem Zylinder-
druck bei normaler Verbrennung mit bzw. ohne Voreinspritzung ist auch der
Kompressionsdruck bei nicht stattfindener Verbrennung bzw. Einspritzung aufge-
tragen. Man spricht vom Schleppbetrieb bzw. Schleppdruck pz . Er folgt, wie die
normalen Zylinderdriicke bei Einspritzung in der Kompressions- bzw. Expansions-
phase, dem Zylindervolumen V7 nach der polytropen Zustandsgleichung

pz Vs = const
mit k ~ 1,37 als Isotropenkoeffizient.
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Bild 14-3. Zyinderdrucksignale bei unterschiedlicher Einspritzmenge (links) und zwei verschiedene
Schleppdriicke bei unterschiedlichen Drehzahlen (rechts)

Bild 14-4. Druck, Schleppdruck und Differenz-
druck in einem Zylinder
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Betrachtet man Bild 14-3 (rechts), so sind die starken Unterschiede in den beiden
Schleppdriicken aufgrund verschiedener Ladedriicke p.p zu sehen. Schon ein ge-
ringer Unterschied im Ladedruck p_p kann tiber die polytrope Zustandsgleichung
grofle Unterschiede im Zylinderdruck hervorrufen.

Kommt es im Zylinder als Folge einer betdtigten Einspritzung zu einer Ver-
brennung, so erfahrt der bereits vorhandene Schleppdruck eine charakteristische
Verdnderung. Da der Schleppdruck ansich keine Informationen iiber die Verbren-
nung enthélt, wird zur Analyse der Verbrennungsvorgange der Schleppdruck vom
gemessenen Druck abgezogen. Man erhélt den Differenzdruck

Apz = pz—Pzo (14-1)
in Bild 14-4, der nach [131] eine signaltheoretische Kontrastverstirkung beziiglich des

Einflusses von mg und §eg, eine Unabhingigkeit von Offsetfehlern des Drucksensors
und eine Unabhingigkeit vom Turboladerdruck und der Auflentemperatur enthalt.

14.1.3.1 Schleppdruckschdizung

Da im normalen Motorbetrieb der Schleppdruck pz o nicht direkt gemessen werden
kann, mufs er rekonstruiert werden.

Ein klassische Methode zur Schleppdruckrekonstruktion ist die Spiegelungsme-
thode. Dabei wird der in der Kompressionsphase des Arbeitstaktes bis zum oberen
Totpunkt gemessene Zylinderdruck pz an der OT-Linie ¢ = O gespiegelt. Dabei
muf$ die Voraussetzung getroffen werden, daff es zu keiner Verbrennung vor OT



154 14 Zylindergleichstellung

kommt. Ist diese Voraussetzung erfiillt, so ist der bei der Rekonstruktion gemachte
Fehler verschwindent klein.

Bei einem Common-Rail-Dieselmotor kommt es aber gerade durch Piloteinsprit-
zungen zu sogenannten Vorverbrennungen, bevor der Zylinderkolben in seiner
Aufwirtsbewegung den oberen Totpunkt erreicht hat. Wiirde man nun die klassi-
sche Spiegelungsmethode anwenden, kdme es zu groien Abweichungen im Bereich
des oberen Totpunkts. Dies ist auch in Bild 14-4 zu erkennen.

In [131] wird eine erweiterte Spiegelungsmethode vorgestellt. Hierzu nimmt
man an, daf§ es bis zu einem Kurbelwinkel ¢o vor OT zu keiner Verbrennung
kommt. Damit kann der Druckverlauf davor zur Spiegelung verwendet werden.
Innerhalb des Intervalls [—¢o, o] um OT mufl dann der Schleppdruck mittels einer
geeigneten Funktion rekonstruiert werden. Unter Verwendung der polytropen
Zustandsgleichung lafit sich der Schleppdruck durch

pz(q)) fiir ¢ S (718(?, 7(1)0)
pzo(d) =< a- |03 +b fiir ¢ €[—do, o]
pz(—9) fiir ¢ € (¢o,540)

berechnen. Die beiden noch unbekannten Parameter a und b lassen sich aus n
gemessenen Druck- und Winkelwerten mit Hilfe des Modellansatzes

Pz($1) 61> 1
pz(d2) 02/*7 1 ’(a

a
b>+en A sz~(b)+en

pz(0n))  \[6n]*¥ 1

und des Least-Square-Schiitzers

(3) = (X"-X)-XT-p, =M -p,

bestimmen. Wenn zur Druckschatzung immer die gleichen Winkelwerte ¢; benutzt
werden, ist die Matrix M konstant. Die Berechnung der Parameter a und b
beschrankt sich auf insgesamt 2 x n Multiplikationen und 2 x (n— 1) Additionen.

14.1.3.2 Differenzdruckfiéiche

Zur numerischen Auswertung des Differenzdrucks ist es sinnvoll, Kenngréfien
zu finden, die eine Aussage iiber Einspritzmenge mg und Einspritzbeginn ¢eg
erlauben.

Ein Moglichkeit besteht in der Berechnung der Differenzdruckflache. In Bild
14-5 sind die Differenzdriicke und deren Integrale von vier Zylindern bei glei-
cher Ansteuerung darstellt. Um die Aussagefahigkeit der Differenzdruckfléche
als integrale Grofle zu untersuchen, wird der Gleichraumprozef$ als ein verein-
fachter Vergleichsprozefs herangezogen. Dabei wird von einer unendlich kurzen
Verbrennung des Kraftstoffmenge mg zum Einspritzwinkel ¢gpg ausgegangen [168].
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Bild 14-5. Differenzdriicke und deren Integrale von vier Zylindern bei gleicher Ansteuerung

Bild 14-6. p-V-Diagramm des Gleichraum- pA
prozesses [168] Pa-
3

P

Der Wirmeaustausch mit der Zylinderwand bleibt also unberticksichtigt. Die Zu-

standsdanderungen werden alle als adiabatisch betrachtet.

Im p-V-Diagramm in Bild 14-6 wird der Zylinderdruck p; wahrend der adiaba-

tischen Kompression durch

1=2: Pz(¢) = pza- <V\z/?(;))

und wahrend der adiabatischen Expansion durch
. _ Vzz \*
3=4: pz(¢)—pz,3-<vz(¢))
mit dem Adiabatenexponent K = 1,37 beschrieben. Uber die Energiebilanz
Q23 = Qzu=mg-Hy=Us—U>
lafst sich der Zylinderdruck am Punkt 3 durch

V;
QZSZWL'CV(TS*TZ):W'ﬁ'(pS*pz)

R
R Q23 Vz1 K R 1

= = — =Y L == - . -H,, - —

Pz3=Pz2+ o Voo Pz V2, + o Mg - Hy V2o




156 14 Zylindergleichstellung

beschreiben. Daraus folgt nun fiir den Differenzdruck

Apz(0) = pza—a(d) — pz2-1(d) (14-2)
mit
B Vzz \*
Pzz-a(d) = pzs- <W>K K
V21> Hi-R 1 ) (Vz.3 >
(pz’l (Vz,z mf o V2 Vz(¢)K
Vz1-Vz3 ) ( Vz3 >
‘N g7~ + -const-
e (vz,z-vng) ™ V2(0)
V
Pz2-1(¢) = pza- (Vz?(;)) .
Beim Gleichraumprozef gilt V7 » = Vz 3. Dadurch vereinfacht sich (14-2) zu

fo fir ¢ € [—180,¢ep)
Apz(9) = { mg-const-Vz(¢ep)< - Vz(¢) ¢ fiir ¢ € [pes, 180)?8

Das Integral iiber den Differenzdruck

18¢° 180°
Ay = / Apz(¢)do = const-mg-Vz(deg)< - /Vz(¢)7K do
—180° fee

ist ein lineare Funktion der Einspritzmenge mg und eine nichtlineare Funktion des
Einspritzwinkels ¢gg. Dieses Verhalten hat sich auch in Versuchen und Simula-
tionen gezeigt. Eine eindeutige Aussage ist beim relativen Verbrennungsvergleich
mehrerer Zylinder iiber Einspritzmenge und Einspritzwinkel allein mit der Kenn-
grofie Ap nicht moglich.

14.1.3.3 Relationsfunktion

Nach dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik
du :ngf pz'defdQN

ist die Anderung der inneren Energie dU des Arbeitsgases im Zylinder durch die
bei der Verbrennung freiwerdende Warme dQg (Brennverlauf), die an den Kolben
abgegebene mechanische Arbeit pd\; und den Warmetibergang dQy zwischen Gas
und Zylinderwand bestimmt. Aus dem Brennverlauf dQg, welcher die ;_:1urch die
Verbrennung des Kraftstoffs freigesetzte Energie darstellt, 148t sich die Anderung
des verbrannten Kraftstoffs

1
dmgy = H_udQB

berechnen. Daraus folgt mittels Integration der Verlauf der verbrannten Kraftstoff-
masse Mgy (¢), und damit ndherungsweise die Einspritzmenge mg ~ Mgy (dve).
Die Berechnung der Brennfunktion wiirde ein komplette Kreisprozefirechnung des
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betrachteten Motorzylinders erfordern. In der Praxis begniigt man sich mit einer
approximierten Brennfunktion. So lafit sich die Kraftstoffumsetzung naherungs-
weise aus dem Zylinderdruck berechnen [83]. Dabei wird zur Approximation der
Brennfunktion die Relationsfunktion
[(6) = pz(¢) 1- Apz(9)
pzo(9) Pzo(9)
herangezogen. Sie verschwindet, wie auch die Brennfunktion mgy(¢), vor dem
Brennbeginn, und ist danach bis zum Verbrennungsende ¢y eine monoton stei-
gende Funktion. In Bild 14-7 erkennt man die Monotonie bis zum Verbrennungs-
ende. Danach sollte die Relationsfunktion in der gesamten Expansionsphase auf
dem Wert r (pyg) beim Verbrennungsende verweilen. Aufgrund der Wertequanti-
sierung des Zylinderdrucks wird jedoch der Funktionswert von starkem Rauschen
iiberlagert.

Der Wert der Relationsfunktion beim Verbrennungsende r(¢yg) kann zum
relativen Vergleich der Einspritzmengen herangezogen werden. In Bild 14-8 sind
die vier Relationsfunktionen der vier Zylinder bei gleicher Ansteuerung zu sehen.
Bei Verbrennungsende, hier etwa ¢y g = 40°, ist der Funktionswert proportional

F(dve) ~ms
zur Einspritzmenge mg. Problematisch ist nur die Bestimmung des Verbrennungs-
endes. Da die Verbrennungsdauer im Zeitbereich nicht ganz so stark variiert, ist
das Verbrennungsende im Winkelbereich sehr abhédngig von der Drehzahl, d.h. je
hoher die Drehzahl, umso mehr verschiebt sich das Verbrennungsende nach spiit.

~ mgy(0)



158 14 Zylindergleichstellung

Bild 14-9. Residuen Ri( P) als relative Einspritzmen-
gendifferenz errechnet aus den Relationsfunk-
tionen in Bild 14-8 zum Verbrennungsende bei
dve =40

rel. Abweichung [%]
o

1 2 3 4
Zylinder

14.1.3.4 Relativer Einspritzmengenvergleich

Die Differenzdruckflache fillt als Kenngrole zum relativen Vergleich der Ein-
spritzmengen aus, da sie auch vom Einspritzbeginn ¢gg abhdngt. Hingegen ist die
Relationsfunktion r(¢vg) zum Verbrennungsende geeignet, eine Aussage tiber die
relativen Einspritzmengenabweichungen durchzufiihren.

Mit dem Mittelwert aller Relationsfunktionwerte zum Verbrennungende tiber
alle Zylinder

love) = ZZ (bve)

1afst sich die relative Einspritzmengenabweichung eines Zylinders als Residuum

RP = ri(¢ve) —r(¢ve)
r{dve)
bei der Druckauswertung (p) definieren. Bei einem negativen Residuum wurde
zuwenig eingespritzt, bei einem positiven Residuum zuviel. Soll im Mittel die
Kraftstoffmenge mg in alle Zylinder eingespritzt werden, so wurde in Zylinder
i in Wirklichkeit (14 R)-mg eingespritzt. Die Ansteuerung der Injektors muf3
dann entsprechend korrigiert werden. In Bild 14-9 sind die Residuen R, als relative
Einspritzmengendifferenz dargestellt. Sie wurden aus den Relationsfunktionen in
Bild 14-8 zum Verbrennungsende bei ¢y g = 40° errechnet.
Die Mittelwertbildung setzt natiirlich voraus, daff dafiir in alle Zylinder die
gleiche Menge eingespritzt werden sollte. Ist dies nicht der Fall, so muff mit den
Solleinspritzmengen bei der Mittelwertbildung

z My soll,i - I (bve)
r(¢ve) = >
igln\),soll,i

gewichtet werden.

Neben der Einfachheit und Genauigkeit, mit der dieses Verfahren zur Bestim-
mung der relativen Einspritzmengendifferenzen ist, besitzt es auch Nachteile. So
muf$ in jedem Zylinder ein Drucksensor untergebracht werden, der am besten win-
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kelsynchron abgetastet wird. Verwendet man ein Winkelauflosung von 6°, so ergibt
sich bei einem Vierzylindermotor und einer Drehzahl von 5000min~* eine Datenra-
te von 20kBaud Zur Auswertung muf$ beim jeweiligen Zylinder der Schleppdruck
pz o rekonstruiert werden. Beim Verbrennungsende ¢y e muf die Relationsfunktion
ri(¢ve), der Mittelwert r und das Residuum R; als relative Einspritzmengendiffe-
renz berechnet werden. Neben den zusitzlichen Sensoren inklusive Verkabelung,
kann die zur Ermittlung des Residuums benétigte Rechenleistung nur durch eine
zusétzliche Recheneinheit in der Motorelektronik bereitgestellt werden.

14.1.4 Winkelgeschwindigkeit

Wie bereits in der Einleitung beschrieben, fithren die Einspritzabweichungen zu
niederfrequenten Drehzahlschwankungen, die fiir den Fahrer als Laufunruhe und
Motorschiitteln bemerkbar werden. Also liegt nicht niher, als die Kurbelwellen-
drehzahl wkw als Informationsquelle zur Detektion der relativen Kraftstoffmen-
genabweichungen zu benutzen.

Ausgehend von der Bewegungsgleichung (8-3)

0 -w= Mmass+ Mgas+ IVlventil + Mreib + Mlast
des Schubkurbelgetriebes und der Transformation vom Zeit- in den Winkelbereich
, g0 _do do o do
dt  dt do do
verschwindet bei der Integration

do+ 4 q do+4¢ do+4¢

/ 00 Ly — 0 / wdw = / 5 Mido
/] “%dp .

do do do

tiber ein Zylinderintervall 47" der Anteil des Massenmoments Mpass und des
Ventilmoments Myeni, da sie tiber ein Zylinderintervall mittelwertfrei sind. Das
Ergebnis

(©]

E <(*)2 (¢0+ 4;) - (*)2 (¢O)> = [Wgas+V\/reib +V\4ast}$g+47n (14'3)

entspricht der Arbeitsbilanz innerhalb des Zylinderintervalls. Da die Arbeitsbilanz
offensichtlich eine Funktion der verbrannten Einspritzmenge mgy und damit der
Einspritzmenge mg ist, mufl das Zylinderintervall so gelegt werden, dafl innerhalb
dieser Grenzen nur die zu untersuchende Verbrennung stattfindet. Idealerweise
legt man den Anfangswinkel ¢ unmittelbar vor den friihsten Verbrennungsbeginn
¢VAmin fest.

Vereinfacht wird oftmals der obere Totpunkt als Anfangswinkel benutzt. Da
aber gerade durch die Piloteinspritzung ein Teil der Verbrennung bereits vor dem
oberen Totpunkt stattfindet, entsteht hierdurch ein Fehler in der Arbeitsbilanz.
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14.1.4.1 Stationdre Einsprifzmengenschdtzung

Im stationdren Betriebszustand ist die Reib- Wi, und die Lastarbeit Wast kon-
stant. Die Gasarbeit Wyas wird in Anlehnung an [59] in seinen Gleichanteil V_Vg.,,IS
der proportional zur mittleren Einspritzmenge ist, und einem mittelwertfreien
Wechselanteil Wy, der aus den Einspritzmengendifferenzen folgt, zerlegt.

vaas = Wgas+ Wgas
Im stationdren Zustand muf$ aufgrund der Definition die Summe

Wgas+ Weib +Wast = 0 (14—4)
verschwinden. Aus der Arbeitsbilanz (14-3) wird nun

5 (@ (004 T) - l00)) = Wi

Da der mittelwertfreie Wechselanteil Wyasim Zylinderintervall ist proportional zur
Energiedifferenz der mittleren Verbrennungsenergie und damit proportional zum
Einspritzmengenfehler Amg;. Bezieht man den Wechselanteil auf den mittlere Ver-
brennungsenergie Mg - H,, so erhdlt man die relative Einspritzmengenabweichung
als Residuum

R = e (#0045 ) ~200)) (145)

~ 2-mg-Hy °"Z 0

bei der Winkelgeschwindigkeitsauswertung. Als mittlere Einspritzmenge Mg wird
aus der Anfangsiiberlegung dieses Kapitels die Solleinspritzmenge benutzt.

Vereinfacht wirkt bei diesem Verfahren noch, daf§ die Winkelgeschwindigkeit
o(¢o+ F') am Ende des Zylinderintervalls gleich der Winkelgeschwindigkeit w(¢o)
am Anfang des nédchsten Zylinderintervalls ist, d.h. man muf8 zur Berechnung des
Residuums nur die Winkelgeschwindigkeit am Ende des Intervalls bestimmen,
da die Anfangwinkelgeschwindigkeit gleich der Endwinkelgeschwindigkeit vom
vorherigen Intervall ist.

Das Verfahren zur Berechnung der Residuen wurde an einem realen Motor
getestet. In Bild 14-10 ist die Drehzahl des Motors und die berechneten Residuen
im stationdren Zustand mit dem Anfangswinkel ¢o = —20° zu sehen. Sehr deutlich
erkennt man, daf$ sich das Residuenmuster der Zylinder in jedem Arbeitspiel
wiederholt.

14.1.4.2 Instationdre Einsprifzmengenschdtzung

Es fallt auf, daff die Berechnung des Residuums (14-5) im Zylinderintervall i
nur durch die Winkelgeschwindigkeit am Anfang bzw. am Ende des Intervalls
berechnet wird. Ein relativer Vergleich zwischen den einzelnen Zylindern findet
nicht statt, weil der stationdre Zustand vorausgesetzt ist.

Um die Residuenbestimmung im instationdrem Zustand untersuchen zu kénnen,
wird die Berechnung nach (14-5) in einem Ubergang untersucht. In Bild 14-11 ist die
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Bild 14-10. Drehzahl und Residuen im stationdren
Zustand mit Anfangswinkel ¢g = —20°
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Bild 14-11. Drehzahl und Residuen im instatio-
néren Zustand mit Anfangswinkel ¢g = —20°
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Drehzahl des Motors und die berechneten Residuen im instationédren Zustand mit
dem Anfangswinkel ¢o = —20° zu sehen. Wahrend im ersten Arbeitsspiel (noch
stationdrer Zustand) das Residuenmuster mit dem in Bild 14-10 iibereinstimmt,
verdndert sich das Muster zu Beginn der Drehzahlerhohung. Da die mittlere
Drehzahl steigt, d.h. nicht konstant ist, wird fiir alle Zylinder eine zu grofie
Einspritzmenge festgestellt. Fiir die richtige Bestimmung der Residuen muf also
die mittlere Drehzahl berticksichtigt werden.

Im instationiren Fall, d.h. wenn die mittlere Drehzahl wxw nicht konstant ist,
verschwindet die Summe (14-4) nicht, d.h. die iiberschiifsige bzw. fehlende Energie
wird zur Beschleunigung bzw. Verzoégerung des Motors benutzt. Hierzu zieht man
die Anderung der mittleren Drehzahl zur Bestimmung dieser Energie heran, um
dann auf den wirklichen Wechselanteil Wgaszu schliefSen.

Mit der abkiirzenden Schreibweise ¢; = ¢o+ 47" fiir den Endwinkel des Zy-
linderintervalls, o1 = W(¢o/1) fiir die Drehzahlen am Anfang bzw. Ende und
der mittleren Drehzahlen @/, 1dft sich das Residuum auch bei instationdren
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Bild 14-12. Drehzahl, mittlere Drehzahl und Resi-
duen im instationdren Zustand mit Anfangswinkel
$o=—20°
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Betriebszustinden ermitteln. Die Anderung der mittleren kinetischen Energie

— @, , _
ABin = - (@ — %)
wird in der Arbeitsbilanz zur Anderung der mittleren Drehzahl von Gy auf @,
benotigt, d.h. diese Energie mufi vom Wechselanteil abgezogen werden. Das
Residuum 14t sich nun durch

(©) _ © . 2\ (2 =2
RY = ooy (@i - ) - (@ - )]
auch im instationdren Zustand errechnen. In Bild 14-12 ist die Drehzahl des Motors,
die mittlere Drehzahl und die berechneten Residuen im instationdren Zustand mit

dem Anfangswinkel ¢o = —20° zu sehen. Nun bleibt das Residuenmuster auch im
instationdren Zustand erhalten.

Bestimmung der mittleren Drehzahl

Die Aufgabe besteht nun darin, die mittlere Drehzahl zu einem bestimmten Winkel
zu bestimmen. Um dabei systematische Fehler bei der Mittelwertbildung auszu-
schliefSen, ist es sinnvoll tiber ein Arbeitsspiel, d.h. tiber Z Werte, zu mitteln. Aufler-
dem darf durch die Mittelung keine Phasenverschiebung stattfinden. Dies kann mit
einem akausalen, gleitenden Mittelwertfilter mit der Gruppenlaufzeit Ty = O mit
den Drehzahlen wy an jeweiligen Anfangs- bzw. Endpunkten der Zylinderinterval-
le als Eingangsgrofie erfolgen. Ein akausales Mittelwertfilter mit verschwindener
Gruppenlaufzeit muf tiber eine ungerade Anzahl von Werten mitteln. Hier stellt
sich aber das Problem, daf§ die Zylinderanzahl Z in Verbrennungsmotoren meistens
eine gerade Zahl ist.

Dieses Problem kann man umgehen, indem man Z + 1 Drehzahlwerte nimmt.
Der erste und der letzte Drehzahlwert, der zum gleich Zylinder wie der erste
gehort und damit die gleichen systematischen Fehler besitzt, werden bei der
Mittelwertbildung jeweils halftig gewertet. Aus diesen Uberlegungen heraus kann



14.1 Einspritzmengendetektion 163

or or or or or or or or

Zylinder z2 0 z3  z4 21 z2 73 74 721 72
Zylinderinterval i-3 * -2 *© i-1 i - i+1 © i+2 © i+3 © i+4 - i+5

Drehzahlmessung Ow, Ow,; Ow Ow,; Ow,, Ow,;3 Ow,, Ow,g
Zeithorizont fiir (o : : : : ' ' ' '
Zeithorizont fur &, ; : : : : . .
Ansteuerung fir Zylinder 1 - A ' ' ' A

Zeit fur korrigierenden Eingriff'

Bild 14-13. Zeitablauf zur Berechnung der mittleren Drehzahl, des Residuums und des Eingriffs in die
Einspritzung

die mittlere Drehzahl &3 im Zylinderintervall i bei gerader Zylinderanzahl durch
1 12
-2

und bei ungerader Zylinderzahl durch

1z
W=z Wi
ZJ=—Z71 *

berechnet werden.

Das akausale Mittelwertfilter benétigt aber zur Berechnung der mittleren Dreh-
zahl @ im Zylinderintervall i bei gerader Zylinderzahl 5 und bei ungerader
Zylinderzahl % zukiinftige Drehzahlwerte, d.h. die Berechnung der mittleren
Drehzahl kann erst nach der Messung der zukiinftigen Werte riickwirkend fiir
das Zylinderintervall i durchgefiihrt werden. Zur Berechnung des Residuums be-
notigt man die mittlere Drehzahl vor und nach dem Zylinderintervall. Aus dem
Zeitablauf in Bild 14-13 ist ersichtlich, daf§ zur Berechnung der mittleren Drehzahl
@41 am Ende des Zylinderintervalls i, des Residuums R und des Eingriffs in
die Einspritzung ein Arbeitsspiel spater, d.h. im Zylinderintervall i + Z, genau die
Zeitdauer eines Zylinderintervalls zur Verfiigung steht.

Problematik der Drehzahlbestimmung

In einem realen System kann nicht die wahre Winkelgeschwindigkeit wxw der
Kurbelwelle sondern immer nur eine gendherte bestimmt werden. Die Messung
erfolgt dabei in fast allen Kraftfahrzeugen mit Hilfe einer auf die Drehachse auf-
gesetzten Zahnscheine mit 60 Zahnen. Dabei wird die Zeit T; zweier benachbarter
gleichen Zahnflanken mit Hilfe der Periodendauermessung bestimmt. Der rezi-
proke Wert ist proportional dem Mittelwert der Winkelgeschwindigkeit innerhalb
dieses Winkelsegments.

Bei der Messung treten hierbei neben dem Quantisierungsfehler auch mecha-
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Bild 14-14. Drehzahl und Residuen bei Bestimmung der Winkelgeschwindigkeit mit einer Zahnscheibe
mit 4 Zahnen.

Bild 14-15. Drehzahl und mittlere Drehzahl bei

der Messung mit einer Zahnscheibe mit einem
Zahn pro Zylinderintervall o 1240 /\ /\ /\ /\
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nische Fehler (ungleiche Zahnflanken) und Fehler durch dezentrische Lage der
Zahnscheibe auf. In [84, 254] wurde ein Kompensierungsverfahren vorgestellt, mit
dem diese Fehler behoben werden kénnen.

Nattirlich macht man bei der Bestimmung der Winkelgeschwindigkeit mit einer
Zahnscheibe, und der daraus berechneten Residuen, Fehler, die umso grofSer sind,
je weniger Zahne die Zahnscheibe besitzt. Bei der Berechnung der Residuen muf
die gemittelte Winkelgeschwindigkeit gewahlt werden, in dessen Winkelsegment
der Anfang ¢o bzw. das Ende des Zylinderintervalls fallt. Das trotz einer geringen
Anzahl von Zahnen das Ergebnis der Residuen verwendbar ist, wird in Bild 14-14
dargestellt. Dort wurde die hochauflésende Winkelgeschwindigkeit, die mit einer
Zahnscheibe mit 360Z&hnen ermittelt wurde, auf 4 Zihne runtergerechnet. Trotz-
dem erkennt man kaum einen Unterschied im Residuenmuster. Dies ist darauf
zurtickzuftihren, dafi die Verbrennung im vorderen Teil des Zylinderintervalls
stattfindet. Im hinteren Teil, dessen Winkelgeschwindigkeit zur Residuenberech-
nung herangezogen wurde, ist lediglich die in allen Zylindern gleiche Expansion
festzustellen. Der Wechselanteil der Einspritzmengenabweichung fiihrt hier keinen
Einfluf$ aus.

Lediglich bei einer gemittelter Winkelgeschwindigkeit pro Zylinderintervall,
d.h. bei einem Vierzylindermotor 2 Zahne, kann keine Aussage mehr {iber die
Einspritzmengenabweichung getroffen werden. So kann z.B. der Zustand eintref-
fen, daf§ in den Zylindern abwechselnd die gleiche Menge zuviel bzw. zuwenig
eingespritzt wurde. Der in Bild 14-15 dargestellte Drehzahlverlauf besitzt in je-
dem Zylinderintervall dann die gleiche mittlere Drehzahl. Eine Auswertung der
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Residuen ist dann nicht moglich.

14.2 Einspritzdruckpradiktion

Wie in der Einleitung dieses Kapitels beschrieben, ist die Einspritzmenge auch
eine Funktion der Druckdifferenz zwischen dem Druck unmittelbar vor der Ein-
spritzdiise, der im schwingungsfreien Zustand mit dem Druck pcgr im Common-
Rail iibereinstimmt, und dem Zylinderdruck pz. Befindet sich das Einspritzsy-
stem im schwingungsfreien Zustand und wird das Einspritzventil geoffnet, so
1afst sich der Druckabfall unmittelbar vor der Diise durch (6-21) ndherungsweise
bestimmen. Zusétzlich wird eine stark gedampfte Schwingung im Einspritzsystem
angeregt. Diese kann aber dazu beitragen, dafs bei der néchsten Einspritzung der
Druck beim Offnen der Diise nicht gleich dem mittleren Common-Rail-Druck pcr
ist. Dieses Problem tritt besonders bei Haupteinspritzungen auf, bei denen deren
Piloteinspritzungen die Schwingungen angeregt haben. Wie in Bild 6-14 gezeigt
wurde, kann die Schwingung eine Druckdifferenz von bis zu 10% hervorrufen. Bis
zur Einspritzung am nichsten Zylinder ist jedoch die Schwingung abgeklungen.
Die Aufgabe besteht nun in der Bestimmung oder Schitzung des Druckverlaufs
unmittelbar nach der Piloteinspritzung.

Mit Hilfe des magnetoelastischen Effekts liefie sich der Druck unmittelbar vor
dem Injektor bestimmen. Offsetfehler, die durch die Integration des Mefssignals ent-
stehen, konnten im schwingungsfreien Zustand durch Vergleich mit dem mittleren
Common-Rail-Druck pgr vermieden werden.

Aber auch die Schitzung des Drucks ist sinnvoll. Da die Schwingfrequenz
und die Dampfung von den geometrischen Ausmafien und physikalischen Ei-
genschaften des Dieselkraftstoffs abhidngen, kann versucht werden, Beginn und
Amplitude der Schwingung mit der Dauer der Piloteinspritzung zu verkniipfen. In
[267] wurde aufgrund empirischer Untersuchungen ein linearer Zusammenhang
festgestellt. Eine physikalische Begriindung kénnte man mit der Ausweitung der
finiten Modellierung des Einspritzsystems in Abschnitt 6.7 finden.

14.3 Adaption der Ansteuerungsdauer

Mit dem Ergebnis der relativen Einspritzmengenabweichung und der Bestimmung
des wirklichen Einspritzdrucks 146t sich tiber die Adaption der Ansteuerungsdauer
Tap eine Zylindergleichstellung bzw. Laufruheregelung realisieren.

Die vom Motorregler vorgegebene Einspritzmenge mg und der Einspritzwinkel
¢eg werden iiber die Einspritzregelung in eine Ansteuerungsdauer Tap und einen
Ansteuerungsbeginn tag der Injektoren, wie in Bild 14-16 dargestellt, zylinderindi-
viduell umgesetzt. Bei der Umsetzung, die entweder modell- oder kennfeldbasiert
ist, mufl der wahre an den Injektoren anliegende Druck pinj gemessen oder mit
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Bild 14-16. Struktur der Adaption Pcr Pir inj
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einem geeigneten Modell aus dem mittleren Common-Rail-Druck pcr geschétzt
werden. Mit Hilfe der aus der Motordrehzahl berechneten Residuen und den
mit Hilfe des magnetoelastischen Effekts in Kapitel 11 ermittelten Einspritzbeginn
$eg wird die Einspritzregelung adaptiert, um relative Einspritzmengendifferenzen
auszuregeln.

14.3.1 Modellbasierte Adaption

Beim modellbasierten Einspritzregler ist die Ansteuerungsdauer Tap und der
Ansteuerungsbeginn tag eine Funktion

(Taps tas) " = fx (Me, OB, Pinj)
der Eingangsgrofien Einspritzmenge mg, Einspritzwinkel ¢gg und Diisendruck pin;
in Abhingigkeit eines Parametervektors X. Der Parametervektor setzt sich im Ide-
alfall aus physikalischen Groflen zusammen, die das Einspritzsystem beschreiben.
Die Aufgabe der Adaption besteht darin, den Parametervektor X so zu dndern, daf
die relativen Einspritzmengenabweichungen ausgeregelt werden.

Kennt man die Funktion f und den Parametervektor X, so stellt es prinzipiell
keine Schwierigkeit dar, in der Literatur ein passendes Adaptionsverfahren zu
finden. Das Problem liegt vielmehr in der Funktion f. Auch wenn in Kapitel 6 das
Einspritzsystem moglichst vollstindig beschrieben wurde, so wird es aufgrund
der ganzen Nichtlinearitdten und Parameterabhdngigkeiten von Druck und Tem-
peratur des Dieselkraftstoffs kaum moglich sein, eine in der Praxis verwendbare
explizite Darstellung der Funktion f zu finden. Allein die Abhéngigkeiten vom
verwendeten Dieselkraftstoff (z.B. Winter- bzw. Sommerdiesel) lassen sich nur
sehr schwer beschreiben.

Geht man von (6-6) aus, so kann man mit der Druckdifferenz Ap an der Dii-
sennadel und einer geschitzten effektiven Nadeloffnung Aer den Kraftstoffflufi
und durch Integration die Kraftstoffmenge mg bestimmen. Aber auch die An-
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Bild 14-17. Kennlinie mit Stiitzstellen + eines

Injektors bei konstantem Common-Rail-Druck 25
Pcr 2
£15
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Einspritzmenge mgy [mg]
Bild 14-18. Struktur der Kennlinienadaption durch B\

Multiplikation mit dem zu adaptierenden Korrekturwert
&; k flir den Zylinder i im Abtastschritt k

—

mg AD Tao

niherung der effektiven Nadeloffnung Aeyr durch z.B. einfache Modelle zweiter
Ordnung, deren Adaption bereits ein Grofiteil der zur Verfiigung stehenden Re-
chenleistung in der Motorelektronik benotigen, hat sich durch mehrere Versuche
in [265, 266, 268] als zu ungenau erwiesen. Bei der Erweiterung der Modelle steigt
aber auch gleichzeitig der Rechenbedarf meist mit der Ordnung O(n?).

In den Algorithmen der derzeitigen Motorelektronik werden zum Umsetzen
der Wunscheinspritzmenge mg in die Ansteuerungsdauer Tap Kennfelder benotigt.
Nattirlich besteht, wie in der Einleitung dieser Arbeit beschrieben, das Problem
darin, daf diese Kennfelder statisch sind und damit eigentlich nur fiir den ausge-
messenen Motor gelten. Dieser Nachteil kann durch eine Adaption des Kennfelds,
die einfach in das bestehende System implementierbar ist, behoben werden. Bevor
auf die Kennfeldadaption eingegangen wird, soll der Grundgedanke dazu in einer
Adaption im stationdren Arbeitspunkt erarbeitet werden.

14.3.2 Adaption des Korrekturfaktors

Ausgangspunkt der Adaption ist die auf dem Motorpriifstand ermittelte mittlere
Einspritzkennlinie Tap(mg) des Injektors bei konstantem Common-Rail-Druck. In
Bild 14-17 ist exemplarisch eine Kennlinie mit deren Stiitzstellen abgebildet. Die
Einspritzmengenkorrektur greift in die Ansteuerungsdauer Tap gemaf Bild 14-18
mit einem multiplikativen Faktor &k fiir Zylinder i im Abtastschritt k ein. Dazu
wird die durch die mittlere Kennlinie Tap(mg) bestimmte Ansteuerungsdauer Tap
mit &  multipliziert. Zur Ausregelung der Einspritzmengenabweichungen werden
die Faktoren &; der einzelnen Zylinder adaptiert.

Das Residuum R,; stellt eine relative Abweichung dar. Damit kann die Adaption
mit der einfachen Adaptionsgleichung

dixp1=0k—0aR  a>0 (14-6)
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Bild 14-19. Ergebnis des Adaptionsver- mittlere Kennlinie
fahrens mit dem Adaptionsparameter T, 1 ... ...l Tl
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und dem Startwert & g = 1 durchgefiihrt werden. Das Minuszeichen kommt da-
her, weil bei positiven Residuum R, zuviel eingespritzt wurde, und damit der
Korrekturwert verkleinert werden mufi. Da nach der Voraussetzung vom Anfang
dieses Kapitels sich die mittlere Einspritzmenge mg tber alle Zylinder bei der
Adaption nicht dandern soll, mufl das Residuum bei den anderen (Z — 1) Zylindern
mit umgekehrtem Vorzeichen abgezogen werden.
Vi=1.Z A0 Sji=dut5 R

Anstatt nach jeder Verbrennung alle Z Korrekturwerte & zu adaptieren, kann auch
nur der aktuelle Korrekturwert mit dem aktuellen Residuum und den (Z — 1)
letzten Residuen der anderen Zylinder durch

1
Oikir="0ix—0 <Ri —7 7 J; Rj) (14-7)

adaptiert werden. Dabei kommt dem Adaptionsparameter a in Hinblick auf Stabili-
tat, Schwingverhalten und Schnelligkeit der Zylindergleichstellung eine besondere
Bedeutung zu. Es gilt dabei, fiir a einen Wert zu finden, bei dem das Verfahren
schnell genug ist und trotzdem stabil arbeitet.

Um die Problematik der Parameterwahl zu verdeutlichen, wird o = 1 gewahlt
und das Adaptionsverfahren gestartet. Das Ergebnis ist in Bild 14-19 zu sehen.
Ausgehend vom Korrekturwert 8 = 1 und der Solleinspritzmenge mgson wird
tiber die mittlere Kennlinie die erste Ansteuerungsdauer Tap 1 berechnet. Da die
wahre Einspritzmenge mg; zu grofs ist, und damit das Residuum R; positiv,
wird der Korrekturwert & verkleinert. Die zweite Ansteuerungsdauer Tap > erzeugt
hingegen eine zu kleine Einspritzmenge mg >, worauf der Korrekturwert aufgrund
des negativen Residuums wieder vergrofiert wird. Die dritte Ansteuerungsdauer
Tap;3 verursacht hingegen wieder eine zu grofle Einspritzmenge. Man erkennt,
daf das System schwingt, aber trotzdem stabil ist. Der Grund fiir die Schwingung
lag darin, daf bei der ersten Adaption das positive Residuum zu stark gewertet
wurde, d.h. die Adaption tiber den wahren Korrekturwert zur Erreichung der
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Bild 14-20. Ergebnis der Adaption an einem Arbeitspunkt mittels Korrekturwerte & am realen Motor

Solleinspritzmenge hinausgeschossen ist.
Mit den beiden Korrekturen zum Abtastschritt kund k+ 1

Taok=Tao(Me) -3k Tapki1 = Tao(Me) - Siki1
und deren Differenz

Tapk+1— Tapk = Tap(Me) - (S ki1 — Sik)
folgt durch Einsetzen der Adaptionsgleichung (14-6)

diki1=0k—0R & d1—0k=—0R
und Auflosen nach dem Residuum

R=_ 1 Tapkia—Tapk def Mai — Mesol
a T,’:D(nh) rr\?:,soll
die Bestimmungsgleichung

oo Tapk+1 — Tapk M soll - dTap(Me)  Mesoll
7 Mesai—mei  Tao(Me)  dms Tap(Me)

fiir den optimalen Adaptionsparameter Oop. Dieser kann fiir jede Solleinspritz-
menge Mgso vorher festgelegt werden. Damit wird im Idealfall die richtige
Ansteuerungsdauer nach einem Adaptionsschritt erreicht. Wahlt man einen Ad-
aptionsparameter a < Ogpt, 50 wird die richtige Ansteuerungsdauer asymptotisch,
ohne Uberschwingen erst nach mehreren Schritten erreicht. Der Adaptionsalgo-
rithmus wird langsamer. Wahlt man hingegen einen Adaptionsparameter o > Oopy,
so schwingt das System tiiber oder wird sogar instabil. In der Praxis wird man den
Korrekturwert durch das Intervall [Omin, Omax beschranken.

Das Adaptionsverfahren mittels Korrekturwerte & wurde an einem Arbeits-
punkt im Leerlauf am realen Motor getestet. Das Ergebnis ist in Bild 14-20
dargestellt. Man sieht, dafs vor dem Einschalten der Adaption die mittlere Drehzahl
stark schwankt, was sich in der Laufunruhe bemerkbar macht. Ab dem Zeitpunkt
der Adaption werden die Einspritzmengenabweichungen durch die Korrektur-
werte schnell ausgeglichen. Die Laufruheregelung bzw. Zylindergleichstellung ist
damit im stationdrer Punkt verwirklicht.

Im nichtstationdren Betriebszustand, d.h. wenn sich entweder der Einspritz-
druck pcr oder die Solleinspritzmenge Mmgsq dndert, dndern sich automatisch
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Bild 14-21. Struktur der Kennfeldadaption

Pcr 4

auch die Fehler zwischen der wahren und der mittleren Einspritzkennlinie. Bei
langsamer Anderung verlauft die Adaption der Korrekturwerte & noch so schnell,
daf8 der Fahrer eine Laufunruhe nicht bemerkt. Jedoch bei schnellen Anderungen
ist nicht nur wieder eine niederfrequente Drehzahlschwankung sptirbar, sondern
der Fehler nach der Korrektur konnte sogar grofSer sein, als ohne Korrektur, wenn
z.B. im Arbeitspunkt 1 zuviel und im Arbeitspunkt 2 zuwenig eingespritzt wird.
Dann ist der Korrekturwert & im Arbeitspunkt 1 kleiner 1 und vergrofiert damit
nach schnellem Umschalten in Arbeitspunkt 2 sogar noch den Fehler.

Dies konnte vermieden werden, indem der Korrekturwert & fiir einmal durch-
fahrende Arbeitspunkte in einem Kennfeld abgespeichert und bei nochmaligen
Durchfahren zur Vorsteuerung verwendet wird. Damit &ndert sich die Aufgabe
von der Adaption eines Korrekturwerts zu der Adaption eines Kennfelds.

14.3.3 Adaption des Korrekturkennfelds

Bei der Kennfeldregelung werden die vorgegebenen Gréfien mg und pcr durch
Interpolation eines im Motorenpriifstand ermittelten mittleren Einspritzkennfelds
in eine mittlere Ansteuerungsdauer Tap tiberfiihrt. Die Einspritzmengenkorrektur
greift in die Ansteuerungsdauer Tap gemaf Bild 14-21 mit einem arbeitspunktab-
héngigen, multiplikativen Faktor & x ein. Zur Ausregelung der Einspritzmengen-
abweichung werden die Kennfelder fiir & der einzelnen Zylinder adaptiert.

14.3.3.1 Kennfeldinterpolation

In einem zweidimensionalen Kennfeld K? soll die Funktion z= f(x,y) interpoliert
werden. Dazu stehen die Funktionswerte an den diskreten Punkten znn = f (Xm, Yn)
zur Verfiigung. Diese werden auch Stiitzstellen genannt. Im allgemeinen sind
die Stiitzstellen rechteckférmig, wie in Bild 14-22 dargestellt, angeordnet. Damit
kann der Funktionswert f(X,y) an der Stelle (x,y), die im Intervall [Xm, Xm+1] bzw.
[Vn, Yn+1] liegt, durch
f(X,y) = (1—61) : (1_b) . fm,n+ (l_a) -b- fm,n+1+
a-(1-h)- fopan+a-b- fomying (14-8)
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Bild 14-22. Exemplarische Anordnung
von Stiitzstellen eines Kennfelds
Yn+1 /\
” O
(xy):
L= ;
— Yn
Xm Xme1

mit den Normabstinden
a— X—Xm b— Y—Yn
Xm+1 — Xm Yn+1—Yn
linear interpoliert werden [12].
In dieser Form werden die zum Arbeitspunkt (mg, pcr) gehtrende mittlere An-
steuerungsdauer Tap und der Korrekturfaktor &; aus einem Kennfeld bestimmt. Die
Aufgabe besteht nun darin, die Kennfelder der Korrekturfaktoren & zu adaptieren.

14.3.3.2 Kennfeldadaption

Bei der Adaption des Korrekturfaktorkennfelds im Arbeitspunkt (mg, pcgr) miis-
sen die umliegenden Stiitzpunkte &y, so gedndert werden, daf§ fiir den linear
interpolierten Korrekturfaktor & im Arbeitspunkt die Adaptionsgleichung (14-7)

1
Sikr1=0k—0 (Ri ~71 J; R,-)

=R
gilt. Dazu konnten die Stiitzpunkte gemaf ihrer Normabstande durch
i k+1mn =0 kmn —-0-(1-a)-(1-b)-R
Sikrimn+r =0 kmnrr —O-(1—a)-b-R
Oik+imiin =Okmiin —0-a-(1-b)-R
Oikt1mitnt1=O kmi1n+1—0-a-b-R

(14-9)

adaptiert werden. Hierbei wird aber, je nach Normabstand zu den Stiitzpunkten,
ein Fehler gemacht. Liegt der Arbeitspunkt (mg, pcr) auf einer Stiitzstelle, so stellt
(14-9) genau die Adaptionsgleichung (14-7) dar. Liegt aber der Arbeitspunkt z.B.
genau in der Mitte des Adaptionsrechtecks (a= 0,5 und b = 0,5), so wird jede
Stiitzstelle, und damit auch der interpolierte Wert, nur um ein Viertel der normalen
Schrittweite adaptiert. Hieraus folgt, daf$ in (14-9) die Adaptionsschrittweite mit
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Bild 14-23. Adaption des Anfangskennfelds 6; gmn = 1 in vier Arbeitspunkten

einem abstandsabhédngigen Korrekturwert B multipliziert werden mug.

6iA,k+1,m,n :6i7kﬁm,n —a-B-(1-a)-(1-b)-R
Oiktimnir =Okmny1 —0-B-(1—a)-b-R (14-10)
Oiktimitn =Okmiin —0-B-a-(1—Db)-R
Okt m+1,n+1 =0 kme1nt1 —0 - B-a-b-R
Setzt man (14-10) in die Kennfeldinterpolation (14-8) ein, so erhilt man aus

dikei1 = (1-a)-(1—b)- (Gxmn—a-B-(1-a)-(1-b)-R)+
(1-a)-b-(Sixmn+1—a-B-(1—a)-b-R)+
a-(1-b)- (Gikmrin—0a-B-a-(1-b)-R)+
a-b-(Sixmrinpr—a-B-a-b-R)
6i,k_G'B'R'
(1-a)? (1-b)?>+(1-a)®-b*+a® (1-b)*>+a®-b?)
und den Vergleich mit der Adaptionsgleichung (14-7) den abstandsabhdngigen
Korrekturwert
B 1
P= (1-a)?-(1-b)°+(1—a)?-b»+a?- (1-b)2+a2-b?
der Kennfeldadaption.

Zur Uberpriifung der Kennfeldadaption werden, ausgehend vom Anfangs-
kennfeld & omn =1, die vier Arbeitspunkte (30mg40MPa), (40mg50MPa),
(30mg 50MPa) und (40mg40MPa) angefahren. Die Adaption der Kennfelder
ist durch die kleiner werdenen Residuen in Bild 14-23 deutlich zu erkennen. Durch
nochmaliges Anfahren der vier Arbeitspunkte in Bild 14-24 erkennt man, daf das
Kennfeld in diesem Bereich so gut adaptiert ist, dafl die mittlere Einspritzmengen-
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Bild 14-24. Nochmaliges Durchfahren der vier Arbeitspunkte aus Bild 14-23 mit adaptiertem Kennfeld

abweichung unter 1% liegt.

Mit dem beschriebenen Verfahren der Kennfeldadaption ist eine Korrektur der
Einspritzmengenabweichungen im gesamten Arbeitsbereich, insbesondere auch
im dynamischen Ubergang, zu erreichen. Der Nachteil liegt in der Komplexitat
des Verfahrens. Pro Zylinderintervall miissen vier Stiitzstellenwerte adaptiert,
der Korrekturfaktor & interpoliert und mit der mittleren Ansteuerungsdauer Tap
multipliziert werden. Der Rechenbedarf ist dabei sehr grof.

14.4 Zusammenfassung und Ausblick

Im Bereich der Zylindergleichstellung bzw. Laufruheregelung wurden die drei
Bereiche Einspritzmengendetektion, Einspritzdruckpréadiktion und Adaption der
Ansteuerungsdauer untersucht. Die Einspritzmengendetektion liefert einen rela-
tiven Vergleich der in die Verbrennungsraume eingespritzten Kraftstoffmassen
mg. Dies geschieht entweder durch Auswertung des Brennraumdrucks bzw. der
Kurbelwellenwinkelgeschwindigkeit. Wahrend beide Verfahren sowohl im sta-
tiondren Zustand als auch im dynamischen Ubergang in allen Betriebspunkten
gute Ergebnisse bringen, benétigt die Auswertung der Drehzahl gegentiber der
Druckmessung keine zusétzlichen Sensoren. Eine einfache Implementierung ist
hierdurch gewéahrleistet.

Da der Druck im Common-Rail nicht gleich dem Druck unmittelbar vor der
Einspritzdiise ist, mufs dieser entweder gemessen oder geschitzt werden. Nur
dadurch kann die richtige Kraftstoffmenge, die abhidngig von der Druckdifferenz
an der Diise ist, eingespritzt werden. Hier wurden einige Verfahren vorgestellt, mit
denen dies prinzipiell moglich sein sollte.
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Bei der Adaption der Ansteuerungsdauer Tap der Injektoren mufS eine modell-
basierte Anpassung aufgrund der fehlenden expliziten Darstellung ausfallen. Auch
eine Ndherung durch unterschiedliche Funktionsansitze kommt aufgrund der zu
grofSen Fehler nicht in Betracht. Um eine einfache Implementierung zu gewéhrlei-
sten, wurde ein Adaptionsverfahren mit Korrekturfaktor bzw. -kennfeld entworfen.
Wiéhrend der Adaptionsalgorithmus fiir den Korrekturfaktor sehr wenig Rechen-
zeit benotigt und im stationdren bzw. langsam veranderlichen Arbeitspunkt sehr
gute Ergebnisse zeigt, benotigt die Kennfeldadaption sehr viel Rechenzeit. Da-
fiir wird aber eine Adaption in jedem Arbeitspunkt und in jedem dynamischen
Ubergang realisiert.

Es hat sich gezeigt, da88 die Uberlegungen zur Zylindergleichstellung ein hohes
Entwicklungspotential haben. So kénnen z.B. andere Verfahren getestet werden,
die Einspritzmengen mg nicht nur relativ, sondern sogar absolut oder mit hohe-
rer Genauigkeit zu bestimmen. Gerade im Bereich der Einspritzdruckpradiktion
existieren unterschiedliche Moglichkeiten, diese zu realisieren.
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Die Laderegelung besteht aus der Regelung der Abgasriickfiihrrate Xagr und des
Ladedrucks p.p. Dabei wird tiber die Verstellung der variablen Turbinengeometrie
und tiiber das Abgasriickfiihrventil in das System eingriffen. Das Frischluft- und
Abgassystem ist dabei ein Mehrgrofiensystem, d.h. beide Eingangsgrofien des
Systems beeinflussen beide Ausgangsgrofien (siehe Bild 15-1). Trotzdem werden
hier zwei Eingrofienregler entworfen, bei denen die jeweilige Wirkung der anderen
Eingangsgrofie als Storgrofie behandelt wird. Dies ist in Bild 15-2 dargestellt.

15.1 Regelung der Abgasrickfiihrrate

Die Abgasriickfiihrrate Xagr wird, wie bereits in Abschnitt 5.2.2 beschrieben, tiber
ein Ventil, das als Diise mit verdnderlichen Querschnitt modelliert wird, eingestellt.
Der Massenstrom durch die Leitung und damit die Riickfithrrate wird durch die
Durchfluigleichung (5-12) beschrieben. Im Fahrbetrieb werden eine Vielzahl von
verschiedenen Betriebspunkten angefahren, die alle den Saugrohr- und Auspuff-
druck, und damit auch die Riickfiihrrate, beeinflussen. Es ist daher ohne Messung
des Systemzustandes nicht moglich, eine allgemeingiiltige Beschreibung fiir die
Klappenstellung anzugeben, um eine bestimmte Sollrtickfiihrrate einzuhalten.

15.1.1 Steuerung

Die Abgasriickfithrrate Xagr ist das Verhltnis des riickgefithrten zum gesam-
ten Luftmassenstrom in den Zylinder. Mit dem Luftmassenstrom rm y durch den

Bild 15-1. Das Frischluft- und Abgassystem als Mehrgrofien-
system mit Verstellung der variablen Turbinengeometrie und
des Riickfiihrventils als Eingangsgrofien und Ladedruck und
Abgasriickfiihrrate als Ausgangsgrofien
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X

AGRsoll PLp,soll

Bild 15-2. System der Eingrofienregelung, bei der die Wirkung der anderen Eingangsgrofe als
Storgrofle behandelt wird

Luftmassensensor und dem riickgefiihrten Luftmassenstrom magrwird die Abgas-
riickfithrrate durc_h
MAGR

AGR frcrt M (15-1)
beschrieben. Ist die Abgasriickfiihrrate als Fiihrungsgrofie vorgegeben und iy
durch den Luftmassenmesser bestimmt, so kann man 15-1 nach Magr
. Xagr'Mum
MaGR = 1— Xacr
auflosen. Kennt man den Druck im Saugrohr ps bzw. im Abgasrohr pa, so mufs
das Riickfiihrventil nach der Durchflufigleichung (5-12)

MAGR
Actt =

2 katl

KA KA
ORON
eingestellt werden. Damit kann die Abgasriickfiihrrate Xagr liber den Querschnitt
des Ventils variiert werden.

Ein Hauptnachteil dieses Verfahrens besteht darin, daf8 die Riickfiihrrate ledig-
lich gesteuert und nicht geregelt wird. Wirken Storungen auf das System oder kann
der effektive Ventilquerschnitt Aerr des Riickfiihrventils aufgrund von Alterungs-
effekten oder Justagefehlern nicht exakt eingestellt werden, ergeben sich Fehler,
die unbemerkt bleiben. Eine Regelung ist daher diesem Verfahren vorzuziehen,
da dabei ein fortlaufender Vergleich zwischen Soll- und Ist-Abgasriickfiihrrate
stattfindet. Dazu muf aber die aktuelle Abgasriickfithrrate bestimmt werden.

V20APA, | 21

15.1.2 Bestimmung der Abgasriickflihrungsrate

Der fiir die Regelung benoétigte Ist-Wert der Abgasriickfithrrate Xagr kann tiber
einen zusitzlichen Luftmassenmesser in der Riickfiithrleitung bestimmt werden.
Aus technologischen Griinden wird dieses Verfahren aber nicht angewandt, da die
heilen Abgase den Luftmassenmesser verschmutzen und mit der Zeit zerstoren
wiirden.

Geht man vom Energieerhaltungssatz aus, so 1d6t sich die Abgasriickfithrrate
tiber die Temperatur des Gases unmittelbar vor Ty, unmittelbar nach T, und in der
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Bild 15-3. Bestimmung der Abgasriickfiihrrate
mit Hilfe des Energieerhaltungssatzes {iber die
Temperaturen

Lader @) Zylinder

T Abgasrickfiihrung

Riickfiihrleitung Tz nach Bild 15-3 mit Hilfe der Energiegleichung
MM - Cp1 - To + MagR- Cp3 - Tz = (Mum + Magr) - Cp2 - T2 (15-2)
bestimmen. Die Konstanten Cp1, Cp2 und Cpz sind die spezifischen Warmekapazi-
taten bei konstantem Druck an den jeweiligen Stellen. Aus (15-2) und (15-1) kann
dann die Abgasriickfiihrrate
Cp2- T — Cp1 - T1
=P = =P - 15-3
XaGR Cos To—Cor T (15-3)
berechnet werden. Dabei ergibt sich fiir dieses Mefsverfahren, abhédngig vom
Abstand der Temperatursensoren, eine Zeitkonstante von ca. 5ms

15.1.3 Zeitkontinuierlicher Pl-Regler

Der PI-Regler mit der Ubertragungsfunktion

4TS i kipy!
S S S
ist ein einfacher Regler. Die Bestimmung seines P- und |-Anteils kann mit Hilfe

unterschiedlicher Reglerentwurfsverfahren erfolgen.

GR(S) =Kk-

15.1.3.1 Reglerentwurf mittels Streckenliibertragungsfunktion

Das in Kapitel 5 beschriebene Frischluft- und Abgassystem ist sehr komplex und
nichtlinear, was hauptséchlich auf die Durchflufigleichungen zurtickzufiihren ist.
Eine Ubertragungsfunktion der Strecke, die fiir den klassischen Reglerentwurf
benétigt wird, ist nicht vorhanden. Diese kann dann nach [223] auch identifiziert
werden.

Die Ubertragungsfunktion G(s) eines Systems Sist die laplacetransformierte der
Impulsantwort g(t) des Systems. Bild 15-4 zeigt zwei Sprungantworten der Ab-
gasriickfithrung bei einem Sprung des effektiven Offnungsquerschnitts von Ocn?
auf 0,5¢n? bzw. 2cn?. Die Abgasriickfiihrrate steigt zundchst sprungférmig an,
fallt dann aber mit einer bestimmten Zeitkonstante wieder ab, weil das Offnen der
Klappe ein Abfallen des Auspuffdrucks bewirkt. Je stirker die Klappe geoffnet
wird, desto stirker und schneller (kleinere Zeitkonstante) ist dieser Abfall. Mit
Hilfe eines Least-Square-Ansatzes wird die Sprungantwort des Systems als Sprun-
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Sprungantwort, A=0,5 cm? Sprungantwort, A=2 cm?
0.2 " . . .

0.6
o 0.15 : o

g & 04
g 01 * &
Q Q

<0.05 ] <02

0 0

0 0.05 0.1 0.15 0.2 0 0.05 0.1 0.15 0.2
Zeit [s] Zeit [s]

Bild 15-4. Sprungsantworten der Abgasriickfithrung bei einem Sprung des effektiven Offnungsquer-
schnitts von Ocn? auf 0,5¢cn? bzw. 2cn?

gantwort eines PT;-Gliedes identifiziert. Fiir die beiden Sprungantworten ergeben
sich die beiden unterschiedlichen Ubertragungsfunktionen
3860 13460
————  Gy(8)=30580— ————.
17006 20 110,013

Es ist klar zu erkennen, daf aufgrund der Nichtlinearititen keine eindeutige Uber-
tragungsfunktionen wenigstens anndhernd zu bestimmen ist. Eine Verwendung
der Streckeniibertragungsfunktion zum Entwurf des Reglers (wie z.B. Kompensa-
tion der Zeitkonstante) fallt damit weg.

Gy(s) = 30580

15.1.3.2 Reglerentwurf mittels Gltekriterium

Nachdem die Streckentibertragungsfunktion nicht zum Reglerentwurf herange-
zogen werden kann, kommt nach [223] der Reglerentwurf im Zeitbereich mittels
eines Glitekriterium in Frage. Dabei hat sich die Minimierung der quadratischen
Regelfldche

S= / x5(t)dt  mit xg = Regelabweichung
0

als Giitemafs oft gut bewéahrt. Da die Regelabweichung x4 aufgrund der Komplexitat
des Systems nicht analytisch angegeben werden kann, muf sie unter unabhangiger
Variation des P- und I-Anteils bestimmt und die Regelfldche berechnet werden.
Bild 15-5 zeigt die quadratische Regelfliche und die maximale Uberschwingweite
fiir verschiedene Reglerparameter bei einem Abgasriickfiihrrateniibergang von 0, 2
auf 0,3. Dabei gibt es eine Reglereinstellung, bei der die Regelflache ein Minimum
annimmt. Da das Uberschwingen hauptséchlich durch den P-Anteil des Reglers
bestimmt wird, wird man fiir den Regler den I-Wert des Minimums wéhlen
und fiir den P-Wert einen etwas kleineren als im Minimum. Dadurch kann das
Uberschwingen verkleinert werden, wihrend sich die Regelfliche nur geringfiigig
verschlechtert.
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Quadratische Regelflache Maximale Uberschwingweite

0.02
0.06

—4 2 " .
x 10 0.06 |-Anteil P-Anteil 0.02 _ i
P-Anteil I-Anteil

Bild 15-5. Quadratische Regelfliche und maximale Uberschwingweite fiir verschiedene Reglerpara-
meter

15.1.4 Zeitdiskreter PI-Regler

Fiir die Realisierung des Reglers im Motorsteuergerat mufl der Regler diskretisiert
werden, da dort keine kontinuierlichen Regler realisiert werden konnen. Bei der
Wahl der Abtastzeit To mufs ein Kompromifs getroffen werden. Ist die Abtastzeit
zu grof3, wird der Regler zu langsam und kann die gewtiinschten Sollraten nicht
schnell genug einstellen. Verkleinert man die Abtastzeit, so steigt die benétigte
Rechenleistung und es mufl gewéahrleistet werden, daff das Steuergerit diese
Rechenleistung aufbringen kann. Auflerdem besteht bei kleineren Abtastzeiten
das Problem, daff der Regler auf Druckschwingungen im Auspuff reagiert und
das Riickfiihrventils anfingt zu schwingen (dieses Problem betrifft auch den
kontinuierlichen Regler).

Fiir den Entwurf wird der kontinuierliche Regler Gr(s) verwendet und zusam-
men mit einem Abtast-Halte-Glied nullter Ordnung Ho(S) ztransformiert. Damit
erhilt man die Ubertragungsfunktion Gg(z) des zeitdiskreten Reglers.

15.2 Regelung des Ladedrucks

Wie schon in Kapitel 5 erldutert, spielt die Auslegung des Turboladers fiir den
Fahrbetrieb eine entscheidende Rolle. Eine Turbine mit einem grofien Querschnitt
zeigt bei niedrigen Drehzahlen nur ein schlechtes Ansprechverhalten, man be-
zeichnet dies als Turboloch. Eine Turbine mit einem kleinen Querschnitt zeigt zwar
bei niedrigen Drehzahlen im Teillastbereich ein gutes Ansprechverhalten, dabei
besteht aber die Gefahr, dafs der Motor bei hohen Drehzahlen iiberladen wird, d.h.
der Auspuffdruck und damit auch der Ladedruck erreichen unzulédssig hohe Werte.
Eine solche Turbine kann also ohne gesonderte Mafinahmen, die den Auspuffdruck
bei hohen Drehzahlen begrenzen, nicht verwendet werden. Eine Moglichkeit der
Regelung besteht darin, bei hohen Drehzahlen einen Teil der Abgase an der Tur-
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Bild 15-6. Sprungantwort und Identifikation des

Turboladers .
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bine vorbei ins Freie zu leiten (Abblasen). Dazu wird, sobald der Ladedruck einen
bestimmten Grenzwert erreicht hat, ein Ventil an der Turbine getffnet, um damit
den Auspuffdruck zu senken. Die thermodynamisch giinstigere Losung besteht
jedoch darin, den Querschnitt der Turbine dem Betriebspunkt des Motors anzupas-
sen. Bei hohen Drehzahlen wird der volle Querschnitt der Turbine zur Verfiigung
gestellt, bei niedrigen Drehzahlen wird der Querschnitt verengt, um so das fiir
einen bestimmten Ladedruck benétigte Druckverhélinis an der Turbine aufbauen
zu konnen. Realisiert wird ein solcher Turbolader mit variabler Turbinengeometrie,
indem die Leitschaufeln bzw. andere Klappen, die den Zustrémquerschnitt beein-
flussen, drehbar gelagert sind und wéahrend des Betriebs verstellt werden kénnen.
Fiir einen solchen Turbolader mit verdnderlichem Turbinenquerschnitt soll nun
eine Regelung fiir den Ladedruck p.p entworfen werden.

15.2.1 Identifikation mittels Sprungantwort

Mébchte man die Streckentibertragungsfunktion G(S) zum Reglerentwurf verwen-
den, so mufl diese vorliegen. LéBt sie sich nicht aus der physikalischen Modell-
beschreibung ermitteln, so muff sie identifiziert werden. Nach [223] kann die
Sprungantwort des Systems zur Identifikation herangezogen werden. In Bild 15-6
ist die Sprungantwort des Orginalsystems und des mit einem Least-Square-Ansatz
identifizierten Systems als PT;-Glied mit der Ubertragungsfunktion

G(s) = 11,9720-1¢°
- 1426443
dargestellt. Da die Zeitkonstante in (15-4) hauptséchlich durch das Tragheitsmo-

ment OrL des Turboladers bestimmt und daher nahezu konstant ist, kann die
Ubertragungsfunktion als Grundlage des Reglerentwurf verwendet werden.

(15-4)

15.2.2 Zeitkontinuierlicher Pl-Regler

Beim Entwurf des PI-Reglers auf der Grundlage der Streckentibertragungsfunktion
G(s) mittels Kompensation der Polstelle ergibt sich die Ubertragungsfunktion
1+2,664
Gr(s) = k. 1120641

S (15-5)
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Regelflache Fuhrungsverhalten Regelflache Storverhalten
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Bild 15-7. Regelfldche des zeitkontinuierlichen PI-Reglers fiir Fithrungs- bzw. Stérverhalten

des Reglers. Fiir die Bestimmung der Reglerverstarkung k wird wieder - wie schon
bei der Abgasriickfiithrung - das Regelverhalten mit Hilfe der quadratischen Regel-
fliche bestimmt. Dabei wird sowohl die Regelfldche fiir das Fithrungsverhalten,
als auch die Regelfldche fiir das Storverhalten berticksichtigt. Unter Storverhalten
versteht man Einfliisse, die den Ladedruck beeinflussen, ohne daf§ die Sollgréfie
(der Ladesolldruck) gedndert wird, z.B. Drehzahldnderungen des Motors oder
Anderungen der Abgasriickfiihrrate.

In Bild 15-7 sind die Regelfldchen fiir Fithrungs- bzw. Storverhalten in Abhédn-
gigkeit des Verstarkungsfaktors k aufgetragen. Fiir das Fithrungsverhalten wurde
der Solladedruck von 150auf 180kPaund fiir das Storverhalten die Drehzahl des
Motors von 2000auf 3000min-* erhsht.

Im Minimum der Regelfldche des Fiihrungsverhaltens besitzt der Regler ein
akzeptables Storverhalten, sodafl die Reglerverstarkung k entsprechend des Mini-
mums gewdhlt wird.

15.2.3 Zeitdiskreter PI-Regler

Auch beim Turbolader gilt, dafs im Motorsteuergerit keine kontinuierlichen Regler
realisiert werden konnen. Deshalb mufs auch hier der zeitkontinuierliche PI-Regler
in einen zeitdiskreten PI-Regler umgewandelt werden. Dies geschieht durch z
Transformation zusammen mit einem Abtast-Halte-Glied nullter Ordnung. Damit
wird der zeitdiskrete Regler durch
2,6441— (2,6441—Tp)z !
1-z1

beschrieben. Fiir die Bestimmung der Reglerverstirkung k werden auch hier
die Regelflichen von Fithrungs- und Storverhalten herangezogen. In Bild 15-
8 sind die Regelflachen fiir Fithrungs- bzw. Storverhalten in Abhédngigkeit des
Verstarkungsfaktors K fiir den zeitdiskreten Regler mit der Abtastzeit To = 0,1s
aufgetragen. Der Verstirkungsfaktor k wird entsprechend den Uberlegungen des
zeitkontinuierlichen Reglers gewahlt.

Gr(2) = Z{Gr(s) ‘Ho(s)} =k
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Bild 15-8. Regelfliche des zeitdiskreten PI-Reglers fiir Fithrungs- bzw. Storverhalten

Tabelle 15-1. Fahrprogramm

Zeitpunkt XaGr  PLD [kpéﬂ NvoTt [min‘l]
Anfangsbedingung 0,20 110 2000
t=0s 150

t=30s 0,30

t =50s 0,15

t=70s 180

t=90—-92s 2000- 3000
t=110s 130

15.3 Simulation beider Regler

Bei der Simulation eines Fahrprogramms soll die Zusammenarbeit des
Abgasriickfiihrungsraten- und des Ladedruckreglers untersucht werden. Hierzu
wird das Fahrprogramm nach Tabelle 15-1 verwendet. Das Ergebnis der Simula-
tion der zeitkontinuierlichen und zeitdiskreten Regler ist in Bild 15-9 zu sehen.
Dabei ist zu erkennen, daff die Abgasriickfithrrate Xagr aufgrund der kleinen
Zeitkonstante sehr schnell und genau geregelt wird, wobei der zeitkontinuierliche
Regler zu Uberschwingen neigt. Eventuell miiite der zeitkontinuierliche Regler
verlangsamt werden. Der Ladedruck folgt aufgrund der grofieren Zeitkonstante
des Turboladers dem Sollwert nicht ganz so schnell und reagiert auf Storungen
etwas empfindlicher. Insgesamt zeigen beide Regler akzeptable Ergebnisse.

15.4 Zusammenfassung und Ausblick

Die in diesem Kapitel entworfenen Regler sind erste Ansitze zur Regelung der
Abgasriickfiihrrate Xagr und des Ladedrucks p.p. Die Verwendung zweier einfa-
cher Eingrofienregler und des Giitekriteriums der quadratischen Regelfldche fiir
Fithrungsverhalten ermoglicht eine einfache Implementierung und Handhabung.

Als néchstes miissen diese Regelkonzepte auf einem Motorpriifstand verifi-
ziert und verbessert werden. Eventuell muf8 auch auf einen Mehrgrofienregler
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Bild 15-9. Ergebnis der Simulation der zeitkontinuierlichen und zeitdiskreten Regler (Abgasriickfiihr-
rate Xagr effektiver Abgasriickfiihrventilquerschnitt At acr Ladedruck pip, effektiver Turbinen-
querschnitt Aegr 7 und Abgasdruck pa)

iibergegangen werden. Besonderer Augenmerk ist auch auf die Bestimmung der
Abgasriickfiihrrate im realen System zu legen. Die Verwendung der Temperatur-
sensoren ist nicht ganz unkritisch.






16 Bremsenaktuatorregler

Der in Kapitel 9 beschriebene elektrohydraulische Bremsenaktuator setzt eine
Steuerspannung Ugg in einen Bremsdruck pgr um. Die Aufgabe liegt im Entwurf
eines Reglers fiir den Bremsenaktuator, der auf einen bestimmten Solldruck regelt.
Dabei wurde vom Industriepartner auf verschiedene Regelungskonzepte wert
gelegt.

16.1 Anforderungen an den Regler

An die Giite der Druckregelung werden aufgrund der unterschiedlichen Brems-
situationen, sowie der durch VerschleifS, Temperatur und Alterung bedingten
Parameteranderungen des Systems sehr hohe Anforderungen gestellt. Als zu un-
terscheidende Bremsklassen treten hierbei die Komfort- und Normalbremsung, die
Not- bzw. Panikbremsung und die stabilitdtsrelevante Bremsung im Rahmen von
ABS und FSR auf. Fafit man die innerhalb dieser drei verschiedenen Bremsklassen
notwendigen Forderungen zusammen, ergeben sich folgende Forderungen an die
Druckregelung:

Genauigkeit: Die Druckregelung muf} sowohl statisch, als auch dynamisch mog-
lichst genau arbeiten.

Schnelligkeit: Es wird eine sehr hohe Dynamik beziiglich Druckauf- und -abbau
gefordert.

Robustheit: Es wird eine Robustheit besonders gegeniiber Anderungen der inne-
ren Reibung und der Druckkennlinie angestrebt.

Unempfindlichkeit: Der Regler soll gegeniiber verrauschten Signalen und relativ
grob quantisierten Mefigrofien moglichst unempfindlich sein.

Abtastzeit: Um einen preiswerten Aufbau zur zyklischen Abarbeitung des Regel-
algorithmus einsetzen zu konnen, muf die groftmoglichste Reglerabtastzeit
gewdhlt werden.

Es ist offensichtlich, daff die Forderungen sich teilweise widersprechen. Ihre Reali-
sierung und das Ausloten der Grenzen des Systems ist ein ausfiillende Forschungs-
arbeit.

Durch die in Kapitel 9 beschriebenen Kompensationsmethoden der nichtlinea-
ren Druckkennlinie verbleibt als vereinfachtes Streckenmodell ein lineares System
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zweiter Ordnung mit den Ausgangsgrofien ¢gm und pgr. So eignen sich als Regler
ein Kaskaden-, Zustands- oder Eingrofienregler, die wahlweise mit einer der beiden
beschriebenden Kompensationsmethoden kombiniert werden kdnnen. Unterschie-
de ergeben sich vorallem bei den zusétzlich erforderlichen Steuerungsmafinahmen
fiir den Totbereich der Druckkennlinie, beim Fiihrungsverhalten sowie bei der
Empfindlichkeit gegeniiber Quantisierungs- und Mefirauschen des Winkel- und
Drucksignals.

Kaskaden und Zustandsregler lassen sich ineinander iiberfithren, wenn der
unterlagerte Winkelregelkreis als Zustandsregler ausgefiihrt und mit einem tiber-
lagerten I-Regler fiir den Druck zusammengefafit wird. Da diese Regelstruktur mit
den beiden Mefisignalen die grofitmdogliche Information tiber den momentanen
Zustand der Strecke verarbeitet, lifit dieses Konzept hohe Robustheit gegentiber
einer Variation der Streckenparameter und vorhandenem Mefirauschen erwarten.
Nachfolgend wurde der um einen I-Anteil erweiterte Zustandsregler [1] mit der dif-
ferentiellen Kompensationsmethode realisiert. Besonders vorteilhaft ist hierbei die
einfache Wahlmoglichkeit, zwischen dem Betrieb im aktiven Teil der Druckkennli-
nie (pgr > 0) und dem Zurtickfahren auf eine beliebige Position im Totbereich; z.B.
hinter das Schniiffelloch.

Als zweites realisiertes Regelungskonzept wurde als Eingrofienregler ein PID-
Regler in Kombination mit der differentiellen Kompensationsmethode untersucht.
Durch den im Vorwértszweig liegenden P- und D-Anteil reagiert dieser Regler
besonders schnell auf Fithrungsgrofienanderungen. Anderseits bedingt diese Re-
gelstruktur eine verstarkte Reaktion auf das Mefirauschen des Drucksignals. Der
Vorteil einer einfachen Reglerstruktur muf§ durch aufwendige Steuerungsmafinah-
men erkauft werden, die im Totbereich ein definiertes Zuriickfahren des Kolbens
sicherstellen.

16.2 Zustandregler

Bei der Zustandsregelung wird die Spindeldrehzahl wgm und der Spindelwin-
kel ¢gm tiber die Konstanten ki, bzw. ky wie in Bild 16-1 und die integrierte
Regelabweichung tiber die Konstante k; zuriickgefiihrt. Die Spindeldrehzahl, der
Spindelwinkel und die integrierte Regelabweichung sind die Zustandsgrofsen des
Systems. Die Konstanten ki, ky und k;, die Regelparameter, die im néchsten Ab-
schnitt bestimmt werden. Wegen der in Kapitel 9 erlduterten Kompensation der
nichtlinearen Druckkennlinie, kann fiir die Berechnung des Zustandsreglers die
lineare Struktur im Bild 16-2 herangezogen werden. Dabei wird das Verzogerungs-
glied erster Ordnung wieder als Integrator mit Verstirkung und Riickfithrung
dargestellt. Zusitzlich erhélt die integrierte Regelabweichung die Bezeichnung x;.
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Bild 16-1. Struktur der Zustandsregelung
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Bild 16-2. Struktur der Zustandsregelung mit linearisiertem Bremsenaktuator
16.2.1 Bestimmung der Reglerparameter

Aus der linearen Darstellung in Bild 16-2 1463t sich die Zustandsgleichung

(!)GM 0¢ 1 ® 2 ¢GM 0
G | = | —ke 52 — (Io+ o) &2 5% || wom |+ O | domsar  (161)
% —k 0 0 X; ki

aufstellen. Das System ist ohne Beweis vollstdndig steuerbar und beobachtbar. Da
die Regelstrecke im vorliegenden Fall von der Regelungsnormalform nur wenig
abweicht, kann der in [68] angegebene Weg zur Berechnung der Reglerkoeffizienten
iiber die Regelungsnormalform mit anschlieffender linearer Transformation des
Zustandsvektors abgekiirzt werden. Aus der Systemmatrix A in (16-1) berechnet
man das charakteristische Polynom

Creib1 | C2Pe
N(s) =det(s-1 —A =S3+(k<ﬁ— > s+Kk
® ( ) C2®Pe / Ocm Ocm Ocm
unmittelbar aus. Nach der Methode der Polvorgabe lassen sich die gesuchten
Reglerparameter direkt berechnen. In Hinblick auf eine iiberschwingfreie Fiih-

C2 q)e C2 q’e

S +ky

(16-2)
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rungsantwort wird fiir die Regelung ein reeller dreifacher Pol s, = A gewdihlt.
Damit lautet der Ansatz fiir das charakteristische Polynom

N(s) = (s—A)} =8 - 32+ 3\%s—\°.
Durch Koeffizientenvergleich erhdlt man die gesuchten Gleichungen

Ogm
S _)\3

k| eCZqJe

_ )\2 GM

k¢ Czeq)e
C.
— _3\ GM_ reib,1
ke Co®Pe  CoDe

der Reglerparameter.

16.2.1.1 Wahl der Eigenwerte

Der dreifache Eigenwert A bestimmt die Schnelligkeit der Regelung und auch ihre
Robustheit gegentiber Parameterdnderungen und Vereinfachungen des Strecken-
modells. Neben der Ordnung des Systems héangt der zweckméfiige Wert von A
auch von der wirksamen Ersatzzeitkonstanten Tg e ab, die nach [126] auch den
Abtasthaltevorgang des diskreten Reglers berticksichtigt. Im vorliegenden Fall ist

Teert =Tei+ %
mit der Ersatzzeitkonstanten Tg; des unterlagerten Stromregelkreises und der
Abtastzeit Ta. Um gemaifs [68] die Polfestlegung durchfithren zu konnen, wird der
Ansatz

1

YTE eff
aufgrund folgender Uberlegungen gemacht:

1. Damit die Regelung stabil ist, mufs der dreifache Pol in der linken s-Halbebene
liegen, d.h. A also negativ sein. Es gilt y > 0.

2. Das vereinfachte Streckenmodell, das die Ersatzzeitkonstante Tg e besitzt,
beschreibt das dynamische Verhalten der realen Strecke nur in einem einge-
schranktten Frequenzbereich, der nach [130] durch

O<w<

Te eff
gegeben ist. Damit der Regler mit der realen Strecke stabil arbeitet, muf3 der
durch die Regelung tibertragene Frequenzbereich in dem oben angegebenen
Giiltigkeitsbereich des angenédherten Streckenteils liegen. Der Eigenwert A
muf$ deshalb niher an der imagindren Achse als der Ersatzpol sz » = — T;eﬁ
liegen. Somit gilt y > 1.
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Bild 16-3. Vollstindiger Luenberger-
Beobachter zur Rekonstruktion der
Spindeldrehzahl wem

3. Die Robustheit der Regelung nimmt mit zunehmenden Abstand des Eigen-
werts A vom Ersatzpol g « zu, also mit steigendem Faktor y.

4. Die Schnelligkeit nimmt dagegen mit steigendem Faktor y ab.

Da sich hier eindeutig die Forderungen nach Robustheit und Schnelligkeit wider-
sprechen, mufl bei der Wahl des Faktors y zwischen den einzelnen Forderungen
genau ausgelotet werden. Simulation und Untersuchung am realen Systems haben
bei y~ 5 geeignete Ergebnisse erzielt.

16.2.2 Drehzahlbeobachter

Da der Zustandsregler die Drehzahl wgwm als zweite Zustandsvariable benotigt,
diese jedoch im realen System nicht als Mefigrofse zur Verfiigung steht, muf sie in
einem Beobachter aus den verfiigbaren Grofien rekonstruiert werden. Theoretisch
konnte die Drehzahl wgm durch Ableiten des Winkelsignals gewonnen werden.
Dies ist aber wegen der relativ groben Quantisierung des Winkels im realen System
praktisch nicht anwendbar.

Aus der vereinfachten Modellbeschreibung, bei der der Druck nicht als Stor-
grofe, sondern wieder als reale Grofle mitbetrachtet wird, wird ein vollstandiger
Luenberger-Beobachter, wie in Bild 16-3 gezeigt, entworfen. Die Groflen onieggy
und g sind die beobachteten ZustandsgroBen. Nach [74] 148t sich unter Beach-
tung von wem = dem die Struktur in Bild 16-3 auf einfache Weise in der Ordnung
reduzieren. Dudurch gelangt man so zu dem reduzierten Beobachter in Bild 16-4.
Fiihrt man die Verstarkung mit h; vor die Summationstelle und kompensiert Ab-
leitung und Integration, so erhélt man den vereinfachten reduzierten Beobachter in
Bild 16-5. Aus diesem Beobachter ldf3t sich der Beobachterkoeffizient h;, der dessen
Dynamik bestimmt, durch Polvorgabe anhand der Ubertragungsfunktion

1
Ga(s) = Wem _

i Creib,1 Ocm
lom g thit+o3ts
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Bild 16-4. Reduzierter Luenberger-
Beobachter zur Rekonstruktion der

Spindeldrehzahl wap ] Bem
Bild 16-5. Vereinfachter reduzierter Luenberger-Beobachter dom
zur Rekonstruktion der Spindeldrehzahl wgm
h, 2%
Ocm
N
Wem

berechnen. Bei der Wahl des Beobachterpols
Greibd | hy

Co®e

Ocm
C2 q)e

muf$ beachtet werden, daff der Pol in der linken s-Halbebene liegt und dafs der
Beobachter schneller als die Zustandregelung ist. Wahlt man fiir den Pol Sg» = A,
so ist der Beobachter dreimal so schnell wie die Zustandsregelung. Fiir den
Beobachterkoeffizient gilt dann

337&:0:_

he— A OgM  Creib,1
1 - —_ .
0P CPe

16.2.3 Ergebnis

Mit dem hier entworfenen Zustandsregler mit reduziertem Zustandsbeobachter
wurde ein Drucksprung auf 88MPa geregelt. Das Ergebnis ist in Bild 16-6 zu
sehen. Der Regler erreicht den Blockierdruck fast ohne Uberschwingen bereits nach
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Bild 16-6. Ergebnis eines Drucksprungs (Soll- und Istdruck, Spindelwinkel, Spindeldrehzahl und
Ankerstrom)

Bild 16-7. Struktur der Eingroflenrege- 1
1 (b))
e kp p'(¢)
Persoll .
y i p
i Y | Srecke| 9%
- S
kp s

200ms Man erkennt die Totzeit von etwa 50msim Druck. Diese Zeit benotigt
der Bremskolben, um tiber das Schniiffelloch zu fahren. Der Regler folgt der
Solldruckriicknahme schneller. Deutlich ist auch die Begrenzung des Ankerstroms
von £30A zu erkennen. Wihrend der Druck bei 88MPa gehalten wird, fliefit
ein Strom von ca. 12A durch die Gleichstrommaschine, die der Zustandsregler
wahrend des gesamten Bremsvorgangs relativ ruhig ansteuert.

16.3 EingroBenregler

Bei der Eingroflenregelung wird die Regelabweichung durch einen EingréfSenreg-
ler (hier ein PID-Regler) ausgeregelt. Die prinzipielle Struktur ist in Bild 16-7 zu
sehen. Es fdllt auf, da8 die Verstarkungskompensation mittels differentieller Ver-
stirkung hinter den Regler verlegt wurde. Auf diese Weise wird das Mefsrauschen
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der Verstarkungsidentifikation nicht zusitzlich durch den D-Anteil des Reglers
verstarkt.

16.3.1 Bestimmung der Reglerparameter

Fiir den Reglerentwurf verwendet man das vereinfachte Streckenmodell nach Bild
9-15. Da die hier noch enthaltene Druckkennlinie kompensiert wird, kann der
Regler fiir die linearisierte Strecke mit der Ubertragungsfunktion

Co®e

G(S) _ Creib,1 . } _ 1
- l+ Ogm s S - Creib.ls+ Ocm Sz
Creib,1 C2®Pe C2®Pe

berechnet werden. Zusammen mit dem PID-Regler mit der Ubertragungsfunktion
Ggr(s) = kp+%+kps
folgt fiir den geschlossenen Regelkreis die Ubertragungsfunktion
Gy(s) = 1EZGG _ ki +kps—‘r. koS '
R h+«ﬁ+(@+%%)§+g%§

Nach Erweitern mit g—:; erhdlt man das charakteristische Polynom
C2®e Creib,1 C2®e C2Pe
Ns§+< + *>§+ s+ ——Kk
© Ocm o Ocm Ogm e Ocm

der Regelung. Verwendet man die gleich Polvorgabe wie beim Zustandsregler
und wiahlt fiir die Regelung wieder den reellen dreifachen Pol A, so liefert der
Koeffizientenvergleich mit

N(s) = (5—A%) = — 3\ +3\Zs— \®

die gewtinschten Reglerparameter

Ocm

= 2=

kP CZCDe

Ogwm

= —A32eM

| %‘De
Creib,1
ki - _3\ GM _ reib,
° P Ogm

des Eingrofsenreglers.

16.3.1.1 Wahl der Eigenwerte

Der dreifache Eigenwert A wird wie in der Berechnung des Zustandsreglers
gewdhlt. Alle dort gemachten Aussagen tiber Schnelligkeit und Robustheit behalten
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Bild 16-8. Ergebnis eines Drucksprungs am realen System (Soll- und Istdruck, Spindelwinkel, Spin-
deldrehzahl und Ankerstrom)
ihre Giiltigkeit. Der Ansatz fiir den Eigenwert

1

Y- TE,eff

kann unverdndert ibernommen werden. Die effektive Ersatzzeitkonstante Tg et
muf$ um die unvermeidbare Verzogerungszeitkonstante Tp des realen D-Anteils im
PID-Regler vergrofert werden. Fiir den verwendeten D-Anteil ist die Verzogerung
Tp gleich der halben Abtastzeit Ta. Somit gilt

Te et = Teji + Ta.
Fiir den Faktor y hat sich bei Versuchen wieder ein Wert um y ~ 5 bewihrt.

16.3.2 Ergebnis

Mit dem entworfenen Eingrofienregler wurde auch hier ein Drucksprung auf
88MPa geregelt. Das Ergebnis ist in Bild 16-6 zu sehen. Der Regler erreicht den
Blockierdruck mit geringem Uberschwingen schneller als der Zustandsregler bereits
nach ca. 140ms Die Totzeit beim Uberfahren des Schniiffellochs istjedoch aufgrund
der Ankerstrombegrenzung gleich grofs. Auffallend ist das wilde Ansteuern bis
an die Begrenzung beim Solldruck OMPa. Die Ursache liegt in der differentiellen
Kompensation, die bei p = 0MPaeine inverse Druckkennliniensteigung
1

P®)

besitzt. Da die differentielle Kompensation direkt auf den Streckeneingang liegt,
kommt es zu diesen Schaltvorgédngen.

— 400
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16.4 Vergleich der Regler

Obwohl fiir den Eingrofienregler wie fiir den Zustandsregler im Hinblick auf
eine {iberschwingfreie Fithrungssprungantwort der gleiche dreifache Eigenwert
A gewdhlt wurde, unterscheiden sich die Sprungantworten der beiden Regler.
Durch die Vorhaltwirkung des Zihlerpolynoms des geschlossenen Regelkreises
Gy(s) wird die Fithrungssprungantwort beim Eingrofienregler trotz aperiodischer
Dampfung tiberschwingen. Der EingrofSenregler ist wegen dieser Vorhaltewirkung
schneller als der Zustandsregler.

Wahrend sich die beiden Regler beztiglich statischer Genauigkeit, Schnelligkeit,
Uberschwingverhalten und Robustheit wenig unterscheiden, zeigt der Zustands-
regler gegeniiber Mefirauschen eine deutliche Unempfindlichkeit. Der Eingrofien-
regler reagiert aufgrund seines D-Anteils auf die Quantisierung empfindlich.

16.5 Zusammenfassung und Ausblick

Die beiden hier vorgestellten Regler sind ein erster Entwurf fiir die Regelung des
Bremsenaktuators. Beide Regler erfiillen die am Anfang dieses Kapitels genannten
Anforderungen.

Alsnéchster Entwicklungsschritt erscheint eine Verbesserung der mechanischen,
elektrischen und elektronischen Komponenten des realen Systems angezeigt. Durch
eine verbesserte Signalgewinnung und -aufbereitung, sowie durch eine leistungs-
fahigere Endstufe konnte die Dynamik und Genauigkeit der Regler noch gesteigert
werden. Da die im Rahmen dieser Arbeit behandelten Konzepte schliissige aber
auch willkiirliche Kombinationen von verschiedenen Losungselementen sind, wére
eine Untersuchung anderer Kombinationen sinnvoll. Es ist denkbar, daff auf diese
Weise eine fiir den Einsatz im Kfz-Bereich optimierte Losung zu finden ist.

Auch weiterfithrende Untersuchungen z.B. in der Gerduschentwicklung des
Aktuators erméoglichen ganz andere Verfahren zur Optimierung des Regelsystems.



17 Antiruckelregelung

Die Antriebsstrangregelung besteht bei der Betrachtungsweise von Geschwindig-
keitsénderung in Fahrzeuglangsrichtung aus der Antiruckelregelung (ARR), dem
Antiblockiersystem (ABS), der Antriebsschlupfregelung (ASR) und der Geschwin-
digkeitsregelung. Wahrend fiir die drei letzten Regler bereits Serienprodukte
vorhanden sind, gibt es fiir die Antiruckelregelung bisher keine befriedigende
Ergebnisse, die das Ruckeln im Antriebsstrang reduzieren ohne das Fahrzeug in
seiner Dynamik zu beschranken.

Die Antiruckelregelung ist eine Eingrofienregelung, bei der als Eingangsgrofie
die tibersetzte Drehzahldifferenz Aw = Wmet — KaaKgangwpifs und als Ausgangs-
groe die Anderung der eingespritzten Kraftstoffmasse Amp; dient. Die SollgroSe
ist r(t) = 0, da man die Drehzahldifferenzen ausregeln mochte. Die von der ASR
vorgegebene eingespritzte Masse ny,; wirkt dabei fiir den Regelungsprozefs als
Storgrofie am Eingang.

Da die nichtlineare Zustandsraumdarstellung des Antriebssystems in Abschnitt
10.2 fiir jeden Gang linearisiert wurde, liegen entsprechend der Anzahl der Gange
verschiedene Systeme vor, fiir die jeweils ein eigener Regler entworfen werden
muf.

17.1 PI-Regler

Als erster Regelansatz wird versucht, die Drehzahldifferenzen mit einem einfa-
chen PI-Regler auszuregeln. In [68] wird als Faustregel dazu angegeben, dafi die
Zeitkonstante des Reglers

1+Ts
F(s) =K, i

(17-1)

so bestimmt wird, daf$ sie der Summe der Streckenzeitkonstanten T;
T=Tz=YT~24s

entspricht. In Bild 17-1 sind die Ergebnisse auf einen Sprung der eingespritzten

Masse miyj (t) = 60mgo(t — 0.5s) des geregelten (durchgezogene Linie) und des un-

geregelten Systems (strichpunktierte Linie) jeweils im ersten Gang dargestellt. Man

sieht, daB fiir kleine Reglerverstiarkungen K, die Drehzahldifferenzen nicht ausge-

regelt werden, bei groien K; hingegen der geschlossene Regelkreis zu schwingen
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Bild 17-1. Simulationsergebnisse des nichtlinearen Antriebssystems mit einem PI-Regler bei unter-
schiedlichen Reglerverstirkungen Ky

Bild 17-2. Die Struktur der nach dem LQG-Verfahren my
entwickelten Antiruckelreglers L ®—> G(s)

Ami nj
F(s)

beginnt. Daraus kann man schlieen, daf§ ein PI-Regler nicht zur Regelung des
Systems geeignet ist.

Aw

17.2 Linear Quadratic Gaussian Optimal Control (LQG)

Der LQG-Regler stellt eine Kombination aus Kalmanfilter zur Gewinnung der
Zustandsgrofien und Zustandsriickfithrung dar. Dabei wird die Rickfiihrmatrix
mittels eines quadratischen Giitemafles ermittelt.

17.2.1 Reglerentwurf

Die Struktur der LQG-Antiruckelregelung ist in Bild 17-2 zu sehen. Fiir das
Entwurfsverfahren wurde das System aus Tabelle 10-2 in das Eingrofiensystem

u = U = Mypj

y = Yy = Aw
umgesetzt und die Zustandsgrofien zip. . . z13 weggelassen. Die Entwurfsparameter
aus (A-3) sind die Matrizen Q, R und N¢. Weiterhin benttigt man die stochastischen
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Eigenschaften der Rauschprozesse §(t) und 6(t) aus (A-2) =, © und N¢. Da das
Regelungsziel die Vermeidung von Drehzahldifferenzen ist, wird

Q=c'c R=r=001 N.=0
gesetzt, wobei R = r = 0.01einer Gewichtung der Stellgrofie my,; entspricht. In [18]
wird die Aquivalenz zwischen Generalized Predictive Control und diskretem LQG-
Regler, die durch die getroffene Wahl von Q gegeben ist, ausfiihrlich beschrieben.

Da tiber die stochastischen Eigenschaften nichts ndheres bekannt ist, werden die
Prozesse als untereinander unkorreliertes weifles Rauschen mit

==0.01l ©=0.01 Nf=0

angenommen. Der Entwurf wurde mit Hilfe der Robust Control Toolbox von
MATLAB durchgefiihrt.

17.2.2 Simulationsergebnisse

Im Bild 17-3 sind die Ergebnisse der Simulationen fiir die jeweiligen Génge aufge-
zeichnet. Man sieht, daff durch die unterschiedlichen Getriebeiibersetzungsstufen
und Geschwindigkeiten das Schwingverhalten des Systems anders ausgeprégt ist.
Die Strecke wurde jeweils mit dem Signal
Minj(t) = 60my(o(t — 1s) — o(t — 4s))

angeregt und man erkennt, daff die Drehzahldifferenzen Aw fiir den ersten Gang
deutlich grofier sind als fiir den vierten, weswegen im ersten Fall ein hoherer
Stellgrofieneingriff notig ist. In allen vier Fallen werden die Schwingungen gut
ausgeregelt und das Fahrzeug vollfithrt eine sanfte Beschleunigung. Wichtig fiir
eine gut funktionierende Antiruckelregelung ist weiterhin, daf8 die Dynamik des
Fahrzeuges weitestgehend erhalten bleibt. Auch diesem Kriterium werden die
Regler gerecht, da in allen Fallen die Geschwindigkeit des geregelten Fahrzeuges
nur unwesentlich hinter der des ungeregelten bleibt.

17.3 Generalized Predictive Control (GPC)

Als Grundlage des Entwurfes fiir die GPC-Antiruckelregelung wurde nicht die
linearisierte Zustandsbeschreibung herangezogen, sondern es wurde das System-
tibertragungsverhalten identifiziert. Diese Vorgehensweise begriindet sich darin,
daff zum einen das Resultat der Identifizierung die Strecke in der ARIMAX-
Darstellung aus Gleichung (A-6) ist. Zum anderen soll damit gezeigt werden,
dafd auch ein anderes Verfahren zur Bestimmung der Systemiibertragungsfunktion
zum Ziele -- der Entwurf eines funktionierenden Reglers - fithren kann.

Die Struktur des nach dem GPC-Verfahren entworfenen Reglers in Bild 17-4
unterscheidet sich von der der LQG-Antiruckelreglers nur darin, dafs es sich um
einen zeitdiskreten Regler mit entsprechenden Wandlern handelt.
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Bild 17-3. Simulationsergebnisse der LQG-Antiruckelregelung mit den nichtlinearen Streckenmodell
fiir alle Gange

Bild 17-4. Die Struktur des diskreten GPC-
Antiruckelreglers
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Die Streckenidentifikation, der Entwurf und die Simulationsergebnisse werden
hier nur jeweils fiir den ersten Gang beschrieben, die Vorgehensweise fiir die
anderen Ubersetzungsstufen ist analog.

17.3.1

Streckenidentifikation

Die Streckenidentifikation wurde mit Hilfe der System Identification Toolbox
des Simulationstools MATLAB [135] vorgenommen. Die Strecke wurde mit der
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Bild 17-5. Vergleich der Sprungantworten der identifi-
zierten und der nominellen Strecke

Drehzahldifferenz [rad/s]

0.5 1 15 2
Zeit [s]

Funktion

M (t) = 60mgy(o(t — 1s) — o(t — 4s)) (17-2)
angeregt und mit T = 0.01s abgetastet. Die erhaltenen Daten wurden den
Identifizierungsalgorithmen zur Schitzung der Zustandsraum- und ARIMAX-
Darstellungen iibergeben. Die Ergebnisse in Form von Ubertragungsfunktionen
sind jeweils Systeme vierter Ordnung.

Bild 17-5 zeigt vergleichend die Ergebnisse auf obige Anregung. Die gewahlte
Systemordnung erweist sich dabei als guter Kompromifs, da das Verhalten des
nominellen Systems gut nachgebildet wird. Eine Erhohung der Ordnung brachte
keine Vorteile, bei niedrigerer Ordnung zeigten die identifizierten Systeme ein
anderes Abklingverhalten der Drehzahldifferenzen.

17.3.2 Reglerentwurf

Die Systemiibertragungsfunktionen lassen sich durch leichtes Umformen auf die
Darstellung aus (A-7) bringen. Die Hauptaufgabe innerhalb des Reglerentwurfs
besteht nun darin, die Diophantische Gleichung (A-9) zu 16sen. Der Losungsweg
soll hier kurz beschrieben werden. Die Grundlage sind der Euklidische Algorithmus
und das Bezout-Lemma [36]. Das Bezout-Lemma besagt, da8§ die Polynome E;(q 1)
und Fj(q~?!) und damit eine Losung der Diophantischen Gleichung existieren, falls
C(g?) ein grofiter gemeinsamer Teiler der Polynome g~ und A(q1)A ist. Dies
ist sicherlich fiir C(q~!) = 1 der Fall, falls die Strecke keine Pole bei g = o
besitzt. Die Losung von (A-9) beschrdnkt sich somit auf die Suche nach dem
grofiten gemeinsamen Teiler, was als erweiterter Euklidischer Algorithmus in
vielen mathematischen Softwareprodukten implementiert ist.

Die zweite Diophantische Gleichung (A-10) lafit sich nicht mit dem erwei-
terten Euklidischen Algorithmus losen, da gradE;B) > gradC) + j ist. Anders
ausgedriickt bedeutet dies nach dem Bezout-Lemma, daf§ E;B nicht grofiter ge-
meinsamer Teiler von C und q~! ist. Deswegen wird im folgenden ein anderer
Losungsweg eingeschlagen. Zur Vereinfachung seien noch die Definitionen C = 1,
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a=gradA), b=gradB) und E;(q})B(q!) = €0+ €19+ jp1q U0V
angegeben. Die Polynome F; beschreiben dann den Anteil der zum Zeitpunkt t
bekannten Werte der Ausgangsgrofie y. Das Polynom Ej(q1)B(q1) beinhaltet
sowohl zukiinftige als auch vergangene Stellgrofien u.

Die free response prediction setzt sich aus dem Koeffizienten des Polynoms F;
multipliziert mit den bekannten Werten der Ausgangsgrofie y und den Koef-

fizienten € j,...,€j j+b-1 des Polynoms E;B multipliziert mit den vergangenen

Stellgrofien Au zusammen. Der pradizierte Ausgangswert ¥ j lafst sich dann durch
ytﬂ' = (e“,l, S e,-,o,O, o 0) . (Aut, .. .AUHNU,l)T

+ (FJ ) e]7j yoe. ejAj+bfl) . (yta ce YI7a7AUt—17 .. -Aulfb)T (17-3)

berechnen. Wenn diese Schritte fiir alle Vorhersagezeiten j durchgefiihrt wurde,
ergibt sich aus dem ersten Teil in (17-3) die Matrix G (siehe (A-12)), der zweite Teil
stellt die free response prediction dar. Entsprechend in (A-13) eingesetzt, erhdlt man
den Vektor der pradizierten Stellgrofiendnderungen . Da man zum Zeitpunkt
t aber lediglich A bestimmen mochte, multipliziert man die erste Zeile von
(GTG—AN)"'G)" mit —f und erhilt so die Gleichung fiir den zeitinvarianten
linearen Pradiktionsregler.

Fiir die in dieser Arbeit entworfenen GPC-Regler wurden die Bewertungshori-
zonte zu N; = 1, Np = 5und N, = 5 gewéhlt. Damit bleibt nur noch die Matrix A als
Entwurfsparameter {ibrig, dessen Einfluf auf die Regler Gegenstand des nichsten
Abschnittes sein soll.

17.3.3 Simulationsergebnisse

Das Bild 17-6 zeigt die Ergebnisse der Simulation der geregelten und ungeregelten
Strecke mit der Anregung (17-2). Die Abtastzeit der Regler ist Ta = 0.01s. Ferner
wurden alle zukiinftigen Stellgrélenanderungen mit dem gleichen A gewichtet, so
dafs A = Al gilt. Man erkennt, dafl mit grofser werdendem A die Drehzahldifferen-
zen Aw zwar schlechter ausgeregelt werden, diese im Vergleich zum ungeregelten
System aber immer noch deutlich unterdriickt werden. Der Vorteil eines gro-
Beren A liegt darin, daff die Dynamik des Fahrzeug leicht besser wird und die
Stellgrofieneingriffe deutlich kleiner werden.

Zusammenfassend kann man aber sagen, daf$ fiir die hier getroffene Wahl des
Parameters A das Regelungsziel erreicht wird, der im Endeffekt benutzte Wert
dann ein Kompromifs zwischen Dynamik der Regelung und Schwingungsneigung
der Strecke ist.

17.4 Zusammenfassung

Der klassische PI-Regler kann fiir Ausregelung der Drehzahldifferenzen am Rad
bzw. am Motor nicht genutzt werden. Entweder ist er zu langsam, sodafl er keine
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Bild 17-6. Simulationsergebnisse der GPC-Antiruckelregelung

Ausregelung erreicht, oder er ist instabil, sodafs das System anfangt zu schwingen.
Deshalb wurden zwei andere Regelungsverfahren angewendet. Sowohl der Linear
Quadratic Gaussian Optimal Control- als auch der Generalized Predictive Control-
Regler 16sen die Aufgabe in zufriedenstellender Weise, wobei der zeitdiskrete GPC-
Regler das System in seiner Dynamik noch weniger beeinflufit. Aufserdem la83t er
sich einfacher in ein elektronisches Regelungssystem integrieren.
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18 Zusammenfassung

Die Ergebnisse dieser Arbeit orientieren sich, wie in der Aufgabenstellung gefor-
dert, an den Aufgaben der Elektrotechnik innerhalb der Mechatronik. Sie umfafst
die Bereiche Modellierung, Sensorik und Steuerungen und Regelungen.

Im Bereich der Modellierung wurden sdmtliche Komponenten des Antriebs-
system modelliert und auf das rechnergestiitzte Simulationswerkzeug MATLAB-
SIMULINK {ibertragen. Wahrend der dieselmotorische Arbeitsprozefl, der La-
dungswechsel mit Aufladung, die Verbrennung, das Schubkurbelgetriebe, das
Getriebe, die Kupplung, die Kardanwelle, der Achsantrieb, der Rad-Strafse-Kon-
takt und das eindimensionale Fahrzeugmodell Stand der Technik ist, und sonur aus
der entsprechenden Literatur heraus geholt werden mufite, wurden das Common
Rail Einspritzsystem und der elektrohydraulische Bremsenaktuator ausfiihrlich
mathematisch neu beschrieben.

Bei der Modellierung des Common Rail Einspritzsystems wurden zwei Teil-
komponenten berticksichtigt: Das Einspritzventil mit piezoelektrischem Aktuator
und das Leitungssystem. Mit Hilfe des Modells des Einspritzventils 146t sich die
Einspritzrate m durch die Funktion der Ansteuerung des Piezokristalls darstellen.
Auch ergibt sich automatisch die Einspritzverzugszeit Tgy, die Zeitdauer zwi-
schen Ansteuerungsbeginn tag und Einspritzbeginn tgg, und das Uberschwingen
der Einspritzrate m bei der Haupteinspritzung. Insgesamt stimmt der simulierte
Einspritzvorgang sehr gut mit gemessenen iiberein.

Die finite Modellierung des Leitungssystems soll die Druckschwankungen im
den Leitungen des Common Rail Einspritzsystems darstellen. Dabei wurde des-
sen finite Element auf der Basis eines Modells des menschlichen Blutkreislaufs
geschaffen. Selbst einfachste Modelle haben gezeigt, dafl wichtige Effekte, wie
Druckeinbruch, -tiberhhung und -schwankungen, simuliert werden konnen. Je-
doch muf$ hier beachtet werden, dafi die Inkompressibilitét der Fliissigkeit bei den
im Common Rail Einspritzsystem verwendeten Driicken nicht mehr gegeben ist.
Nattirlich kann man die Kompressibilitit des Dieselkraftstoffs in eine Dehnfiihigkeit
der Leitungen tiberfiihren, jedoch verschwindet dadurch die direkte physikalische
Bedeutung der Konstanten im finiten Element.

Im Bereich Sensorik wurden zwei neue Mef3- und Diagnosemethoden vorgestellt,
die auf dem magnetoelastischen Effekt bzw. der Gerduschbildung bei der Verbren-
nung basieren. Mit Hilfe des magnetoelastischen Drucksensors in Kapitel 11 wurde



206 18 Zusammenfassung

ein einfacher, robuster und kostengtinstiger Sensor entwickelt, der den Druckein-
bruch und damit den Einspritzbeginn im Einspritzsystem detektieren kann. Die
Verifizierung mit Hilfe einer Mefsreihe an einem Einspritzsystempriifstand hat
die prinzipielle Verwendung gezeigt. Auch wenn durch nicht ausreichende Ab-
schirmung gegen die hohen Ansteuerungsspannungen bzw. -strome des Injektors
und durch zu geringe Sensibilitit gegentiber den Druckdnderungen eine genau
Auswertung in der jetzigen Form nur mit hohen Rechenaufwand bewerkstelligt
werden kann, so zeigt der Versuch, dafl eine Detektierung des Einspritzbeginns
mit Hilfe des magnetoelastischen Effekts realisierbar ist.

In Kapitel 12 wurde der beim Ottomotor bekannte Klopfsensor auf seine Verwen-
dung fiir Diagnosezwecke im Dieselmotor untersucht. Dabei wurde gezeigt, daf§
mit Hilfe einer Hiillkurvenanalyse die Voreinspritzung detektiert werden kann.
Bei der Energieanalyse lafst sich sowohl die Voreinspritzung als auch die gesamte
eingespritzte Kraftstoffmenge ermitteln. Da die beschriebenen Untersuchungen
nur an einem Zylinder durchgefiihrt wurden, miissen weitere Ermittlungen auch
auf die anderen Zylinder ausgeweitet werden.

Im Bereich Steuerung und Regelung wurde die Zylindergleichstellung, der
Laderegler, der Bremsenaktuatorregler und die Antiruckelregelung entwickelt.
Das Verfahren der Zylindergleichstellung erkennt relative Abweichungen der
in die Verbrennungsrdume eingespritzten Kraftstoffmassen mg. Mit Hilfe eines
Adaptionsverfahrens werden diese Abweichungen durch einen Korrekturfaktor
der Ansteuerungsdauer Tap der Injektoren ausgeregelt.

Der Laderegler ist ein einfacher Entwurf zweier unabhéngiger Eingrofienregler,
die den Ladedruck p p bzw. die Abgasriickfithrrate Xacrregeln.

Beim Bremsenaktuatorregler wurde ein Zustandsregler und ein Eingrofienregler
entworfen und beziiglich der Genauigkeit, der Schnelligkeit und der Robustheit
der Druckregelung verglichen.

Mit der Antiruckelregelung wurde ein Regelungskonzept geschaffen, das die
Drehzahldifferenz zwischen Motor und Rad ausregelt. Dadurch werden die beim
Fahrer sptirbaren Ruckelbewegungen vermieden. Es wurde gezeigt, daf8 einfache
Regelstrukturen wie z.B. der PI-Regler die Drehzahldifferenzen nicht ausregeln
kann. Deshalb wurden zwei andere Regelungsverfahren angewendet. Sowohl der
Linear Quadratic Gaussian Optimal Control- als auch der Generalized Predictive
Control-Regler 16sen die Aufgabe in zufriedenstellender Weise, wobei der zeit-
diskrete GPC-Regler das System in seiner Dynamik noch weniger beeinfluft.
Auflerdem lafst er sich einfacher in ein elektronisches Regelungssystem integrieren.

In dieser Arbeit wurden keine serienreifen Produkte oder Algorithmen geschaf-
fen. Hingegen wurde eine Vielzahl neuer Konzepte in der Antriebssystemregelung
untersucht bzw. geschaffen. Erst in weiteren Forschungsarbeiten konnen diese
Ansitze, deren prinzipielle Funktionsweisen hier verifiziert wurden, gefestigt und
erweitert werden.

Neben nationalen und internationalen Veréffentlichungen und vier, in Zusam-
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menarbeit mit der Firma SIEMENS AG, beim Deutschen Patentamt eingereichten
Patente waren an diesem Forschungsprojekt insgesamt 16 Diplom- und Studienar-
beiten beteiligt.






19 Ausblick

Eine Arbeit, dessen Aufgabe hauptséchlich darin besteht, Entwicklungspotentiale
zu untersuchen und neue Ansitze fiir die Antriebssystemregelung zu schaffen,
bietet sich geradezu an, weiterentwickelt zu werden.

Der Dieselmotor mit Direkteinspritzung hat ein solches Entwicklungspotential, dafS
wir ein Ende nicht absehen konnen. [5]

Dies beschreibt nur die Spitze der Entwicklungsmoglichkeiten des gesamten An-
triebssystems. Nattirlich entféllt ein grofler Teil auf den Verbrennungsmotor, bei
dem z.B. hohere Driicke beim Common Rail bis 160— 180MPa [73] oder auch
hydraulisch betdtigte Ein- und Auslafiventile [146] nur zwei der vielen mogli-
chen Verbesserungen darstellen. Aber auch Getriebe, Kupplung, Antriebsstrang,
Sperrdifferential, Bremsen, Feder-Dampfersystem und Réder sind offen fiir neue
Innovationen, denen sich auch die Elektrotechnik stellen mufs.

In der Einleitung in Kapitel 1 wurde durch Anwendung des Begriffs Mechatronik
die Aufgaben fiir die Elektrotechnik im Bereich des Antriebssystems definiert.
Diese Struktur ist so allgemein gehalten, daff weitere Arbeiten dort Platz finden.
Allein die in Kapitel 13 dargestellte Struktur fiir den ganzheitlichen Regelung-
und Steuerungentwurf ist nur in kleinsten Teilen bearbeitet worden. So fehlt z.B.
eine grof3 angelegte Verifizierung in realen Kraftfahrzeugen. Ein Bereich, der grofie
Moglichkeiten beinhaltet, ist die Pradiktion bzw. Messung des Drucks unmittelbar
vor der Einspritzdiise. Hierzu kénnten die Ansédtze aus dem Abschnitt 6.7, dem
Kapitel 11 und der Arbeit [267] herangezogen werden.

Bei der Modellierung wurde bis jetzt nur die Dynamik des gesamten Fahrzeugs
in Fahrtrichtung behandelt. Eine genaue Beschreibung des Fahrzeugs durch Zwei-
spurmodell, der Nick- und Wankbewegungen der Karroserie und des Dampfer-
Federsystems fehlt. Natiirlich lassen sich die bisherigen Modelle erweitern und
verfeinern. Statt der Verwendung des Einzonenmodells bei der Motorprozefirech-
nung, kann man durch Verwendung des Zweizonenmodells und einer genaueren
Beschreibung der Verbrennungsvorgiange eine Erweiterung in Hinsicht auf die
Erzeugung der verschiedenen Schadstoffe erzielen [153, Seite 31].

Aber auch durch die Entwicklung neuer intelligenter Sensorik lassen sich Verbes-
serungen erzielen. Neben Zylinderdrucksensoren, die z.B. fiir die Motordiagnose
eingesetzt werden konnen, und linearen Sauerstoffsonden, mit denen eine Rege-
lung der Schadstoffwerte moglich ist, eréffnen Sensoren zur direkten Messung des
Drehmoments an einer Welle neue Perspektiven zur Drehmomentenregelung. [77]
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Die Entwicklungspotentiale des Antriebssystems ermoglichen natiirlich auch
den Steuerungen und Regelungen in Verbindung mit genauerer Modellierung bzw.
neuer Sensorik grofle Neuerungen, Erweiterungen und Verbesserungen. Neben
der klassischen Fahrstabilititsregelung bzw. einem aktiven Feder-Dampfersystem
kann hier z.B. eine Schadstoffregelung genannt werden. Diese hitte die Aufgabe,
Fahrzeugparameter so zu éndern, daf die Schadstoffemission moglichst gering ist.
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A Reglertheorie

Die in Kapitel 17 verwendeten Regler gehoren nicht zum Repertoire des durch-
schnittlichen Entwicklungsingenieurs. Die Darstellung in diesem Kapitel dient
nicht zur Vermittlung der grundlegenden Regelungsidee, sondern wird zum Ent-
wurf der Regler in Kapitel 17 benotigt.

A.1 Linear Quadratic Gaussian Optimal Control (LQG)

Ausgangssituation dieses Verfahrens ist die Strecke in Zustandsraumdarstellung,
behaftet mit den Storprozessen € und 6.

X = AX+Bu+¢&

y = Cx+Du+6 (A1)

In Bild A-1 ist dieser Zusammenhang dargestellt, wobei die Stérungen & und 6 die
stochastischen Eigenschaften

A N R T

besitzen. Vereinfachend werden diese Prozesse als mittelwertfreies Gaufd’sches
Rauschen angenommen. Die Reglerentwurfsaufgabe besteht nun darin, die qua-
dratische Fehlerfunktion

J:TIianE{/T[XT uT]{,\% '\F';Hﬂdt} (A-3)

0

£ 0
Lo F(@9 T> B i>%i>C(SI-A)'1 y
L=

Bild A-1. Blockdiagramm der LQG-geregelten Strecke
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zu minimieren [35]. Dieser Entwurf weist Parallelititen! zum RICCATI-Regler, der
in [68] beschrieben ist, auf. Die Losung des LQG-Problems ist eine Kombination
aus Kalmanfilterung und Zustandsriickfiihrung. Beide Entwurfsverfahren kénnen
nach dem Separationsprinzip, welches besagt, daff die Pole des Reglers und
des Kalmanfilters sich nicht gegenseitig beeinflussen, unabhingig voneinander
durchgefiihrt werden [68]. Es ergibt sich daraus die Kalmanfiltermatrix K ¢ so, daf§
Xe die optimale Schitzung des Zustandsvektors X ist.

Xe = AXe+Bu+ K¢ (y — Cx, —Du) (A-4)

Die Reglermatrix K¢ des Regelgesetzes u = —K X ergibt sich aus der Losung des
Minimierungsproblems (A-3) mit den positiv definiten Matrizen Q und R. Der
resultierende Regler lautet dann

{ Xe ] 3 { A—K;C—BK;+K(DK; Kj ] [ Xe }

u —K¢ 0 y (A5)

A.2 Generalized Predictive Control (GPC)

Die Idee pradiktiver Regler liegt darin, aus dem vorhandenen Streckenmodell
zukiinftige Ausgangswerte zu préadizieren und daraus im Sinne des kleinsten
quadratischen Fehlers eine optimale Stellgrofiendnderung Au zu berechnen. Die
hier vorgestellte Methode von [39] kann sowohl auf SISO- als auch auf MIMO-
Systeme angewendet werden. Hier wird nur der Eingréienfall beschrieben, wie er
auch in [18] dargestellt ist.

A.2.1 Die Vorhersage

Die Strecke liegt in der sogenannten ARIMAX (Auto-Regressive Integrated
Moving-Average eXogenous input) Darstellung vor,

e oyt Cah

A )y =B(A U1+ — &, (A-6)
worin W, y; die Systemeingangs- und Ausgangsgrofien und &; ein RauschprozefS
jeweils zum Zeitpunkt t und A, B und C Polynome des Verzdgerungsoperators g1
mit

qglu=uy A=1-q*
sind. In (A-6) kénnen die Koeffizienten C(q1)/A als spektrale Eigenschaft des
Rauschprozesses §; gedeutet werden. Durch Umformen erhélt man aus (A-6)

A(g Ay = B(q )Ak-_1+C(q )& (A-7)

! Beiden liegt die Losung der algebraischen Riccati-Gleichung zugrunde
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Auf dieser linearen Systembeschreibung 146t sich nun ein quadratisches Fehlermafs
definieren, welches dann beim Reglerentwurf zu minimieren ist.

N2 Ny
E e — T2+ Y AU ) A-8
{jzﬁ[yﬂ +i] ;1[ IAVSSEEY } (A-8)
mit Auj = 0 firj=Ny...,No
In (A-8) sind N; und N, die jeweiligen unteren und oberen Bewertungsschranken?
der Regeldifferenz mit dem Sollwert ry, und N, als maximalen Bewertungshorizont
der Stellgrofe.
Zur Losung der gestellten Aufgabe muf (A-8) minimiert werden. Um den j-ten
Vorhersagewert des Systems zu berechnen, benutzt man die folgende Diophanti-
sche Gleichung [7]

Cla™) =Ej(a ™A@ A+ 'F@™), (A9)
worin die einzelnen Variablen Polynome in q~? sind. Diese Gleichung angewandt
auf (A-7) ergibt

J(u,t)

E;B
Yirj = Yt ] ¢ D1+ Ejd,
wobei der letzte Term unabhéngig von Messungen zum Zeitpunkt t ist. Ersetzt
man diesen durch Null, erhélt man die Minimum-Varianz-Vorhersage
. E;B
Yirj = Yt ¢ D,

die von bekannten Werten Yt und zukiinftigen Werten der Stellgrofie Auj—1 ab-
hédngt. Um zwischen vergangenen und zukiinftigen Stellgrofien zu unterscheiden,
benutzt man eine zweite Diophantische Gleichung

Ei(@")B(@ ) =Gj(@H)Ca ) +q'rj@™) (A-10)
und erreicht so

R Fj r,—

Yerj = %t GjAu 1+ EAUI—L
Gleichbedeutend hierzu ist

Vet j = GjAUtrj-1+ Vv i

mit Vi, j, der im Englischen als free response prediction bezeichneten Vorhersage
von Y4 j zum Zeitpunkt t. Mit den Definitionen

fo= [ Y Yzt o Vermor I
0 = [Ak Atyg - Dty ]
)7 = [ )7t+1 9t+2 cee )71+N2 ]T
ergibt sich als Ein-Ausgangsverhalten des pradizierten Systems
y=Gu+f (A-11)

2 Im folgenden soll von N = 1 ausgegangen werden
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mit der Matrix G, deren Elemente die Parameter g; der Impulsantwort der Strecke
B/(AA) sind.

01 Q0 - 0
G — . . . . (A_lz)
Ong-1 On—2 Jo
ON—1 Onp—2 - ONp—N,

A.2.2 Der Regler

Schreibt man (A-8) mit dem Fithrungsgrofienvektor

F=[rsr T2 o0 TN,
und A = diag(Aj) in Matrix-Vektor Notation, und setzt (A-11) ein

I=e{g-n"@-n+d'Aa},
und differenziert diese, so erhilt man das Regelgesetz und damit die Bestimmungs-

gleichung fiir den Regler.

0J o
5 2E{([GTG+AJi+G"[r—f])} =0

0 = [GTG+A'G"[r—f] (A-13)
Die Reglermatrix Kgpc = [GTG +A]1GT beschreibt einen linearen zeitinvarianten
Regler. In Abschnitt 17.3 wird auf die konkrete Anwendung und die Losung vor
allem der Diophantischen Gleichungen eingegangen.
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Hier werden die in dieser Arbeit verwendeten automobiltechnischen Begriffe
erklart. Verweise zu anderen Begriffen sind durch — gekennzeichnet. Einige
Begriffserklarungen stammen aus [8].

ABC — Active Body Control

Abgasriickfithrung Unter der Abgasriickfithrung versteht man die Zufuhr von Abgas
zum Frischgemisch bzw. zur angesaugten Luft. Deren Einsatz zielt primar auf
eine Minderung der NOx-Emission, die im wesentlichen durch folgende Einfliisse
hervorgerufen werden:

o Die Warmekapazitit des riickgefiihrten Abgases ist hoher als diejenige von Luft.
Das fiihrt zu einer geringeren Temperatursteigerung bei gleicher freigesetzter
Warmemenge durch die Verbrennung.

o Senkung des Op-Partialdrucks und damit geringere Sauerstoffmasse im Zylin-
der, da ein Teil der Luft durch Abgase mit niedrigerem Sauerstoffgehalt ersetzt
wird.

o Verringerung der Verbrennungsgeschwindigkeit und dadurch geringerer Tem-
peraturanstieg.

Abgasturbolader Bei dieser Art der — Aufladung wird die Abgasenergie (thermisch,
kinetisch und potentiell) genutzt, um mit Hilfe einer Turbine im allgemeinen einen
Radialverdichter anzutreiben, der die Luft auf den gewiinschten Ladedruck verdich-
tet.

ABS — Antiblockiersystem

Active Body Control Das Active Body Control (ABC) beschreibt ein aktives Fahrwerk fiir
zukiinftige Automobilgenerationen. Kernstiick von ABC sind dynamisch verstell-
bare Hydraulikzylinder, die ein variable Fahrwerksabstimmung ,,auf Knopfdruck”
durch den Fahrer oder vollautomatisch ermoglichen. Durch die Integration der
elektronischen Steuerung in den Datenbus lassen sich neue Systeme fiir noch mehr
Sicherheit und Komfort verwirklichen.

Adaptives Dimpfungssystem Das adaptive Dimpfungssystem ist ein vollautomatisches,
elektronisch gesteuertes System, daff die StoSddmpferwirkung der Beladung des
Fahrzeugs, der Straflenbeschaffenheit und der Fahrweise anpaft.

ADS — Adaptives Dampfungssystem
AGR — Abgasriickfithrung
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Ansaugen Ansaugen ist der erste — Arbeitstakt des — Vier-Takt-Motors. Beim Ansaugen
wird der — Zylinder durch das — Einlaiventil mit frischer Luft aufgrund des sich
nach unten bewegenen — Kolbens gefiillt.

Antiblockiersystem Unter dem Antiblockiersystem versteht man ein System, das beim
Bremsvorgang ein Blockieren einzelner Rader verhindert. Der — Reibbeiwert, der
als Quotient aus Bremskraft der Rider und Radaufstandskraft definiert ist, besitzt bei
einem bestimmten — Schlupf ein Maximum. Das Antiblockiersystem versucht die
Bremskraft der Bremsbacken so einzustellen, dafi sich der — Schlupf mit maximalem
— Reibbeiwert einstellt. Der Eingriff geschieht durch Abbau bzw. Aufbau des Drucks
im Bremshydrauliksystem und gewéhrleistet, daff das Fahrzeug in jeder Situation
lenkbar bleibt.

Antriebsschlupfregelung Die Antriebsschlupfregelung beim Beschleunigen ist mit dem
— Antiblockiersystem beim Bremsen zu vergleichen. Dabei wird nicht ein Blockieren
sondern ein Durchdrehen der Rader verhindert. Der Eingriff geschieht dabei sowohl
durch Senkung der Antriebsleistung des — Motors als auch durch Abbremsen
einzelner Rider. Es stabilisiert den Wagen, verhindert das Ausbrechen des Hecks
und dient als wirkungsvolle Anfahrhilfe auf rutschigem oder losem Untergrund.

Antriebsstrang Der Antriebsstrang tibertragt das Drehmoment des — Motors nach Wand-
lung tiber — Kupplung und — Getriebe auf die — Rader.

Antriebssystem Bezeichnung fiir die Menge aller Komponenten eines Kraftfahrzeugs, die
zur Erzeugung von aktiven Geschwindigkeitsanderungen notwendig sind. Hierzu
gehort der — Motor, die — Kupplung, das — Getriebe, der — Antriebsstrang und
der — Reifen.

Arbeitsspiel Bei der Definition des Arbeitsspiels ist zwischen einem — Zwei-Takt- und
einem — Vier-Takt-Motor zu unterscheiden. Bei einem — Zwei-Takt-Motor umfafit
ein Arbeitspiel eine Umdrehung der Kurbelwelle. Die — Arbeitstakte sind —
Verdichten und — Expansion. Beim — Vier-Takt-Motor umfafst das Arbeitsspiel
zwei Umdrehungen der Kurbelwelle. Die einzelnen Takte sind — Ansaugen, —
Verdichten, — Expansion, — Ausschieben.

Arbeitstakt Die Arbeitstakte beschreiben die einzelnen Phasen einer Periode eines Zylin-
ders. Beim — Zwei-Takt-Motor gibt es die Takte — Verdichten und — Expansion.
Beim — Vier-Takt-Motor gibt es — Ansaugen, — Verdichten, — Expansion, —
Ausschieben.

ASR — Antriebsschlupfregelung

Aufladung Die Aufladung wird zur Leistungs- und Drehmomentsteigerung genutzt. Ziel
ist dabei, bei gegebenen — Hubraum eine hohere Leistung oder eine gleiche Leistung
bei abgesenktem — Hubraum zu erreichen.

Auslafiventil Das Auslafiventil 6ffnet sich durch Ansteuerung von der — Nockenwelle
im — Arbeitstakt — Ausschieben. Dabei schiebt der sich nach oben bewegende —
Kolben die verbrannten Abgase durch das Auslafsventil.

Ausschieben Ausschieben ist der vierte — Arbeitstakt des — Vier-Takt-Motors. Beim
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Ausschieben schiebt der sich nach oben bewegende — Kolben die verbrannten
Abgase durch das — Auslafiventil.

Bohrung Die Bohrung oder Bohrungsdurchmesser entspricht dem Durchmesser des —
Zylinders.

CAN — Controller Area Network

Common-Rail In Common-Rail-Systemen wird mittels einer Hochdruckpumpe ein vom
Steuergerit iiber Drucksensor und Druckregler geregelter Kraftstoffdruck in der
gemeinsamen Verteilerleitung (Common-Rail) aufgebaut, der im Gegensatz zu den
klassischen zeitgerecht arbeitenden Kolbenpumpen weitgehend unabhéngig von
Drehzahl und Einspritzmenge zur Verfligung steht.

Uber den — Injektor wird der Kraftstoff in den Brennraum eingespritzt. Er erhalt
seine Schaltsignale vom elektronischen Steuergerit. Die eingespritzte Kraftstoffmen-
ge wird durch den elektronisch geregelten Systemdruck und die Einschaltdauer
des Injektors bestimmt. Voreinspritzung und Einspritzratensteuerung sind durch
mehrmaliges Ansteuern moglich. Die funktionale Trennung von Druckerzeugung
und Einspritzung erdffnet einen zusétzlichen Freiheitsgrad bei der Verbrennungs-
entwicklung.

Mit der Steigerung des Einspritzdrucks bei PKW auf einen Zielwert von etwa
150MPawird die Verbrennung verbessert, wodurch sich insbesondere die Schwarz-
rauchbildung reduziert. Durch den moglichst hohen Einspritzdruck bei niedrigen
Drehzahlen 1aft sich dort das Drehmoment des Motors ohne Rauchnachteile anhe-
ben.

Controller Area Network Das Controller Area Network (CAN) ist ein fahrzeuginterner
Datenbus, der Sensoren und Steuerungsgerdte miteinander vernetzt. Dabei kann
jeder Empfanger bedarfsgerecht auf jede Information zugreifen.

Dieselmotor Der Dieselmotor gehort zur Familie der Hubkolbenverbrennungsmaschinen.
Im Aufbau ist er dem Ottomotor vergleichbar. Der wesentliche Unterschied hierzu
besteht aber im Kraftstoffsystem und Ziindsystem. Dieselkraftstoff wird dabei direkt
in den Zylinder bzw. bei dlteren Dieselmotoren in einen ,, Vorhof” eingespritzt. Dabei
entziindet sich das Diesel-Gasgemisch selbstindig. Aufgrund der im Phénomen —
Klopfen beschriebenen Druckgradienten lduft der Dieselmotor ,hérter” als der
Ottomotor. Sein Vorteil liegt in dem hoheren Wirkungsgrad.

effektiver Mitteldruck — Mitteldruck, effektiver

Einlaiventil Das Einlafiventil 6ffnet sich durch Ansteuerung von der — Nockenwelle im
— Arbeitstakt — Ansaugen. Dabei wird der — Zylinder durch das Einlaiventil mit
frischer Luft aufgrund des sich nach unten bewegenen — Kolbens gefiillt.

Einspritzung Unter Einspritzung versteht man das Einbringen des Kraftstoffs in den —
Zylinder des — Dieselmotors. Dies geschieht unter hohem Druck (30— 150MPa) mit
einem — Injektor.

Einspritzverzug Bezeichnet die Zeit bzw. den Winkel zwischen Ansteuerungsbeginn des
— Injektors und Beginn der — Einspritzung.
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Expansion Expansion ist der dritte — Arbeitstakt des — Vier-Takt-Motors. Dabei ver-
brennt das Kraftstoff-Luft-Gemisch unter starkem Druck- und Temperaturanstieg.
Die thermische Energie triebt den — Kolben nach unten. Dieser verrichtet dabei die
Volumeninderungsarbeit — [pdV.

Fahrstabilititsregelung Die Fahrstabilitdtsregelung ist ein System zur Vermeidung fahr-
kritischer Situationen. Durch individuellen Bremseingriff wird die Fahrstabilitit des
Fahrzeugs gewdéhrleistet.

FSR — Fahrstabilitatsregelung

Getriebe Das Getriebe tibersetzt die Drehzahl und hierzu reziprok das Drehmoment eines
— Motors mit einem bestimmten Ubersetzungs- bzw. Untersetzungsverhéltnis auf
den — Antriebsstrang. Somit kann der — Motor bei fast jeder Fahrzeuggeschwin-
digkeit in einem optimalen Drehzahlbereich laufen.

Hub Der Hub ist die Wegstrecke des — Kolbens zwischen — unterem und — oberen
Totpunkt.

Hubraum Der Hubraum eines Zylinders ist das Produkt aus dem — Hub und der
Zylinderquerschnittsflache, die durch den — Bohrungsdurchmesser bestimmt ist.
Sie entspricht der Differenz zwischen grofitem und kleinsten Volumen eines —
Zylinders. Der Hubraum des Motors entspricht dem Produkt des Hubraums eines
— Zylinders und der Anzahl der Zylinder.

Injektor Der Injektor ist ein Einspritzventil, das die elektrischen Ansteuerungssignale in
einen Kraftstoffmassenfluf iibersetzt. Er besteht aus der Diise mit Diisennadel, die
das Einspritzloch gegentiber den unter hohen Druck stehenden Kraftstoff verschlief3t
bzw. 6ffnet. Die Diisennadel wird tiber einen elektromechanischen Aktuator ange-
trieben. Injektoren der 1. Generation verwenden hierzu Magnetventile, die der 2.
Generation piezoelektrische Krafterzeuger.

Klopfen Klopfen oder auch Klingeln ist ein bedeutendes Phénomen bei der ottomoto-
rischen Verbrennung. Klopfen muf8 vermieden werden, da es zur Zerstérung des
Motors fithren kann.

Bei einer normalen Verbrennung wird durch den Funken der Ziindkerze das
Verbrennungsgemisch entztindet. Im Falle des Klopfens entztindet sich ein Teil
des Gemischs an heifSen Stellen des Brennraums von selbst. Es kommt zu einer
schlagartigen Verbrennung bei steilem Druckanstieg bis zu 8bar/°KW, der fiir den
Fahrer akustisch wahrnehmbar ist.

Beim — Dieselmotor entziindet sich hingegen das Verbrennungsgemisch immer
selbstindig, sodafl bei der dieselmotorischen Verbrennung immer Klopfen auftritt.
Dies begriindet den ,hirteren” Klang eines — Dieselmotors gegeniiber einem
Ottomotor.

Kolben Der Kolben ist das erste Glied in der Kette der kraftiibertragenden Teile einer
Kolbenkraftmaschine. Er hat die Aufgabe, thermische Energie in mechanische Arbeit
umzuwandeln. Dies tut er, indem er die Gaskraft des verbrennenden Gemischs iiber
die — Pleuelstange auf die — Kurbelwelle iibertrégt.
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Kupplung Die Kupplung kann die Drehmomentiibertragung zwischen — Motor und —
Getriebe unterbrechen. Dies ist notig, beim Wechseln eines Ubersetzungsverhalinis
(d.h. Gang) beim — Getriebe oder bei zu geringer Fahrzeuggeschwindigkeit.

Kurbelwelle Die Kurbelwelle ist das zentrale Energietibertragungssystem. Dabei wird die
translatorische Bewegung des — Kolbens tiber die — Pleuelstange in eine rotatorische
Bewegung der Kurbelwelle iiberfiihrt. Die Kurbelwelle gibt ihre Drehmoment iiber
— Kupplung und — Getriebe an den Antriebsstrang weiter. Auflerdem werden alle
Zusatzaggregate des — Motors tiber die Kurbelwelle angetrieben.

Ladungswechsel Die — Verbrennungsmotoren arbeiten mit Ausnahme des Stirlingmotors
mit innerer Verbrennung. Nach jedem Arbeitstakt miissen die verbrannten Gase aus
dem Arbeitsraum durch den Ladungswechsel entfernt und Frischgase eingebracht
werden. Dabei unterscheidet man zwischen — Vier- bzw. — Zwei-Takt-Verfahren.

Lambda — Luft-Kraftstoffverhiltnis

Luft-Kraftstoffverhdltnis Gibt das auf den stochiometrischen Wert bezogene Verhéltnis
zwischen zur Verfiigung stehender Luft und Kraftstoff an. Ein Luft-Kraftstoffgemisch
tiber 1 gibt einen Luftiiberschuf, ein Wert unter 1 einen Kraftstoffiiberschuf} an.

Mitteldruck, effektiver Der effektive Mitteldruck ist kein physikalisch mefibarer Druck,
sondern das iiber ein — Arbeitsspiel gemittelte, auf den — Hubraum bezogene
Drehmoment, das die physikalische Einheit eines Drucks besitzt. Der effektive
Mitteldruck 146t so ein Vergleich verschiedener — Motoren mit unterschiedlichen
— Hubrdumen zu.

Motor Im Personenkraftfahrzeugbau verwendet man hauptséchlich den Otto- und den —
Dieselmotor.

Nockenwelle Die Nockenwelle ist das Stellglied fiir die Ein- und AuslafSventile. Es ist
direkt mit der — Kurbelwelle verbunden, wobei es sich nur mit halber Umdrehungs-
zahl dreht, da alle vier — Arbeitstakte innerhalb von zwei Kurbelwellenumdrehun-
gen aber nur innerhalb einer Umdrehung der Nockenwelle ablaufen.

Oberer Totpunkt Der obere Totpunkt eines Zylinders beschreibt den Kurbelwellwinkel,
bei dem der Zylinder das kleinste Volumen besitzt.

Pleuelstange Die Pleuelstange {ibersetzt die translatorische Bewegung des — Kolben in
eine rotatorische Bewegung der — Kurbelwelle.

Reibbeiwert, Reifen Der Reifenreibbeiwert entspricht dem Quotienten aus Reifenreib-
kraft und Reifenaufstandskraft. Es besitzt fiir einen bestimmten — Schlupf ein
Maximum und fallt sowohl fiir grofere als auch kleinere — Schliipfe ab. Die Rei-
fenreibbeiwertsfunktion ist stark von der Beschaffenheit der Fahrbahnoberfliche
abhingig.

Reifen Der Reifen tibertragt die Antriebskrafte vom — Antriebsstrang auf die StrafSe.

Schlupf Der Schlupfist die auf die Fahrzeuggeschwindigkeit bezogene Differenz zwischen
Reifenumfangsgeschwindigkeit und Fahrzeuggeschwindigkeit.

Totpunkt Bezeichnet den Punkt mit dem grofiten bzw. kleinsten Volumen des Zylinders.
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Man unterscheidet entsprechend — oberer bzw. — unterer Totpunkt.

Unterer Totpunkt Der untere Totpunkt eines Zylinders beschreibt den Kurbelwellwinkel,
bei dem der Zylinder das groite Volumen besitzt.

Variable Turbinengeometrie Variable Turbinengeometrie bezeichnet die Moglichkeit, die
Geometrie des Einlabereichs der Turbine beim — Abgasturbolader zu verandern.
So 1aft sich die Turbine auf den jeweiligen Arbeitspunkt des — Motors einstellen.

Verdichten Verdichten ist der dritte — Arbeitstakt des — Vier-Takt-Motors. Dabei wird
die Luft im — Zylinder durch den nach oben bewegenen — Kolbens verdichtet.

Vier-Takt-Motor Der Vier-Takt-Motor ist ein — Motor, bei dem das periodische Verhalten
in vier — Arbeitstakte unterteilt werden kann. Hierzu gehért — Ansaugen, —
Verdichten, — Expansion und — Ausschieben. Um bei gleicher Kolbenbewegung
zwischen — Ansaugen und — Expansion bzw. zwischen — Verdichten und —
Ausschieben unterscheiden zu konnen, werden die — Ein- bzw. — Auslaflventile
verwendet.

Voreinspritzung Bei Verwendung einer oder mehrerer Voreinspritzungen wird die ge-
samte Kraftstoffmenge nicht auf ein mal in den — Zylinder eingespritzt, sondern
entsprechend verteilt. Hierdurch 148t sich ein ruhigerer Lauf, ein héherer Wirkungs-
grad und vor allem ein besseres Abgasverhalten erzielen.

VTG — Variable Turbinengeometrie

Ziindverzug Bezeichnet die Zeit bzw. den Winkel zwischen Einspritzbeginn und Beginn
der Verbrennung.

Zwei-Takt-Motor Der Zwei-Takt-Motor ist ein — Motor, bei dem das periodische Ver-
halten in zwei — Arbeitstakte unterteilt werden kann. Hierzu gehért — Verdichten
und — Expansion.

Zylinder Der Zylinder ist der Raum in einem — Motor, in dem die thermodynamischen
Verbrennungsvorginge ablaufen. Er ist nach unten mit dem sich bewegenden —
Kolben abgeschlossen.

Zylindergleichstellung Verfahren, bei dem gesorgt wird, daf} allen Zylindern die gleiche
Kraftstoffmenge bei der Verbrennung zur Verfiigung steht. Aufgrund Fertigungsto-
leranzen miissen dabei die Zylinder unterschiedlich angesteuert werden.
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