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Abstract

Minimizing the CO, emissions to fulfil future legislation is the main goal developing
new combustion engines. The reduction of the power consumption of auxiliary
equipment is, besides the enhancement of the combustion process a measure to ac-
complish this. The present article shows, how replacing a conventional bypass con-
trolled oil pump by a variable pump contributes to achieve this goal.

Quantifying the fuel economy potential of advanced friction minimizing technologies
and to optimize them for a better fuel economy is a major task. Friction measure-
ments and analysis is normally done on test rigs representing the hot engine which is
only partially realistic. The potential of innovative oil pump concepts during engine
warm-up in test cycles and customer usage is not fully taken into consideration.
Measurements on a chassis dyno including the engine warm-up is in need of manu-
facturing prototypes as a prerequisite and requires a significant number of test cycles
to be statistically sound. To assess the full potential of various oil pump concepts
CAE methods are applied at an early stage. Thus the fuel economy benefits can be
quantified and the lubrication system can be optimised.

Kurzfassung

Um zukinftigen Grenzwertvorgaben des Gesetzgebers zu gentgen, ist die Senkung
des CO,-Ausstol3es das zentrale Ziel bei der Entwicklung neuer Motoren. Neben in-
nermotorischen MalRhahmen wie zum Beispiel Brennverfahrensentwicklung oder
Downsizing muss dabei der Reduzierung der Antriebsleistung von Nebenaggregaten
besondere Aufmerksamkeit gewidmet werden. Dieser Beitrag soll zeigen, dass der
Einsatz von optimierten, bedarfsgeregelten Olpumpen gegeniiber konventionellen
Olpumpen mit Bypass-Regelung einen Beitrag dazu leisten kann.

Die Quantifizierung des Einsparpotenzials von neuen, reibleistungsreduzierenden
Technologien sowie deren Optimierung ist schwierig. Die Ermittlung der Reibleistung
erfolgt haufig bei betriebswarmem Motor, was nur bedingt realitdtsnah ist. Das Po-
tenzial von Regelpumpen wahrend der Warmlaufphase im Homologationszyklus oder
im tatsachlichen Kundenbetrieb bleibt dabei unberiicksichtigt. Weiterhin erfordert die
Messung auf dem Rollenprifstand die Herstellung von Komponentenprototypen und
eine hohe Anzahl von Versuchswiederholungen, um eine ausreichende statistische
Absicherung zu erreichen. Zur Bewertung ihrer Wirksamkeit sollen deswegen bereits
frih im Entwicklungsprozess mit Hilfe von CAE-Methoden verschiedene Pumpen-
konzepte untersucht werden. Basierend auf diesen Simulationsmodellen kénnen Ein-
sparpotenziale nicht nur identifiziert, sondern auch quantifiziert und eine optimierte
Gesamtauslegung des Motorschmierkreislaufs ermdglicht werden.



1. Einleitung

Der Energiebedarf der Schmierdlversorgung von Verbrennungsmotoren hat in der
Betrachtung des Gesamtsystems einen nicht zu vernachlassigenden Anteil. Eine de-
taillierte Betrachtung des Zusammenwirkens aller Komponenten des Schmierkreis-
laufs im Hinblick auf mégliche Einsparpotenziale ist daher nicht nur sinnvoll sondern
auch dringend geboten. Denn nur die Summe vieler Einzelmal3hahmen wird es er-
maoglichen, die hochgesteckten Ziele zur Absenkung der CO,-Emissionen zu errei-
chen.

Durch den Einsatz neuer, zum Teil hochdynamischer hydraulischer Aktuatoren erge-
ben sich steigende Anforderungen an das Schmiersystem. Zielvorgaben, wie gerin-
ger Verschleil3, lange Lebensdauer und die geforderten hohen Verstellgeschwindig-
keiten der Nockenwellenphasensteller sind maf3geblich fir dessen Dimensionierung
und haben damit Uber die Antriebsleistung der Olpumpe unmittelbaren Einfluss auf
den Kraftstoffverbrauch. Bei ungiinstig ausgelegten Schmiersystemen kann eine
uberdimensionierte Olpumpe bis zu 30 % der Motorreibung ausmachen [1]. Daher ist
die bedarfsgerechte Auslegung jeder einzelnen Komponente ein wesentliches Ziel
bei der Entwicklung verbrauchsgunstiger Motoren. Auch neue Technologien, wie in-
novative Nockenwellenverstell- oder Pumpenkonzepte kénnen erganzend dazu bei-
tragen, zusatzliche Einsparpotenziale Uber das Motorschmiersystem zu erschliel3en.
Der Einsatz von rechnergestitzten Simulationsmethoden ermdglicht nicht nur die
Optimierung konstruktiver Details von Olkreislaufen sondern auch die Quantifizierung
relevanter Auslegungsparameter wie Nockenwellenverstellgeschwindigkeit und eine
Aussage Uber zu erwartende Kraftstoffverbrauchsvorteile.

2. Olkreislauf des Versuchstragers

Als Versuchstrager fur die im Folgenden diskutierten Optimierungen wurde der von
Borrmann [2] vorgestellte und in Bild 1 dargestellte Motor verwendet und einige der
Olkreislaufkomponenten modifiziert. So befindet sich die Pumpe unmittelbar im Ol-
sumpf und fordert das Schmiermittel, wie in Bild 2 gezeigt, durch den Filter und den
Warmetauscher in die Hauptolgalerie. Von dort wird es auf die verschiedenen Ver-
braucher verteilt:

Hauptlager

Pleuellager
Ausgleichswelle
Kolbenspritzdiisen
Turboladerlager
Riemenspanner
Nockenwellenlager
Nockenwellenversteller
Vakuumpumpe
Hochdruck-Kraftstoffpumpe
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Bild 2: Schematische Darstellung des Olkreislaufes

3. Anforderungen an die Olkreislaufkomponenten

Im Wesentlichen erfiillt der Olkreislauf drei Aufgaben:

e Schmierung und Kihlung von Lagern und anderen elastohydrodynamischen
Kontakten, wie z.B. Ketten- und Ventiltriebe,

e Kiuhlung von thermisch hoch belasteten Komponenten, wie z.B. Kolben,

e Versorgung hydraulischer Komponenten, wie z.B. Nockenwellenversteller,
Riemenspanner und Ausgleichselemente fir das Ventilspiel.



Die daraus resultierenden Anforderungen bezuglich Druck und/oder Volumenstrom
der Verbraucher in bestimmten Betriebspunkten des Motors lassen sich mit Hilfe von
analytischen Betrachtungen und numerischen oder experimentellen Methoden be-
stimmen. Diese werden in der Literatur ausfuhrlich beschrieben und sollen deswegen
an dieser Stelle nicht weiter vertieft werden [3]. In der Praxis erfolgt die Bestimmung
des erforderlichen Olvolumenstromes und des Regeldruckes haufig tber die folgen-
den beiden Forderungen fir den Worst Case (maximale Lagerspiele und Oltempera-
tur):
1. Mindestoldruck zur Uberwindung der Fliehkraft in der rotierenden Olbohrung
der Pleuellagerversorgung bei maximaler Drehzabhl.
2. Mindestoldruck zur Versorgung der Lager und der hydraulischen Komponen-
ten im Leerlauf.

Der Oldruck vor den hydraulischen Nockenwellenverstellern (siehe 2. Forderung)
wirkt sich proportional auf die Verstellgeschwindigkeiten und damit auch auf die zu
optimierenden Parameter Leistung, Kraftstoffverbrauch und Abgasqualitat aus. Um
zum Beispiel kurzfristig zwischen optimaler Leerlaufqualitdt und maximalem Be-
schleunigungsvermdégen wechseln zu konnen, ist schon bei geringen Olpumpen-
drehzahlen die volle Leistungsfahigkeit gefordert. Die gestiegenen Anspriiche bedin-
gen auch die in Bild 3 dargestellten und fur die Motorkalibrierung geforderten hohen
Verstellgeschwindigkeiten. Um das abgebildete Entwicklungsziel umzusetzen, muss
der Olkreislauf erheblich modifiziert und das Fordervolumen der Pumpe angepasst
werden (siehe Kapitel 5).
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Bild 3: Geforderte und gemessene Geschwindigkeiten des Nockenwellenverstellers
bei einer Oltemperatur von 100°C (Messung: einlassseitiger Versteller verfahrt von
"spat" nach "frih"; maximale Lagerspiele; Designstatus vor der Optimierung)

4. Anforderungen an die Olpumpe

Die Fordermenge der Olpumpe muss in jedem Fall ausreichend und die erforderliche
Antriebsleistung so gering wie moglich sein. Die Auslegung der Férdermenge richtet
sich dabei nach dem in Kapitel 3 diskutierten Versorgungsbedarf des Verbren-
nungsmotors hinsichtlich Olmenge und —druck.



Die Antriebsleistung ergibt sich aus der hydraulischen Leistung und dem Gesamtwir-
kungsgrad der Olpumpe (Gleichung 1).
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Die Fordermenge einer Olpumpe nimmt bei Vernachlassigung der Leckage-verluste
proportional mit ihrer Drehzahl zu. Der Motordldurchsatz wird im Gegensatz dazu
jedoch vom nahezu drehzahlunabhangigen Durchflusswiderstand der Verbraucher
bestimmt. Dieser ist proportional zum anliegenden Oldruck ppumpe.«s Und Uber die Vis-
kositat und die Lagerspiele im Wesentlichen von der Oltemperatur abhéngig [4]. Da-
mit ergeben sich die in Bild 4 dargestellten Antriebsleistungen verschiedener, in
Bild 5, 6 und 7 schematisch abgebildeter Olpumpenkonzepte.
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Bild 4: Hydraulische Antriebsleistung verschiedener Olpumpenkonzepte



Bei konventionellen, ungeregelten Pumpen steigt sowohl der Druck als auch der Vo-
lumenstrom bis zum Erreichen des Absteuerdruckes linear mit der Drehzahl an, was
zu einem quadratischen Verlauf der hydraulischen Antriebsleistung fiihrt. Das Uber-
druckventil sorgt dafiir, dass mit dem Erreichen des Grenzwertes der Oldruck kons-
tant bleibt und die hydraulische Leistung nur noch linear mit der Drehzahl steigt. Eine
volumenstromgeregelte Pumpe hat bei Driicken unterhalb des Regeldruckes diesel-
be Charakteristik. Sobald der Regeldruck erreicht ist, wird das geometrische Forder-
volumen verringert, so dass die Fordermenge V und der anliegende OI-
druck pprumpe.aus Mit steigender Drehzahl konstant bleibt. Die daraus resultierende Ein-
sparung gegenuber der Konstantpumpe kommt jedoch ausschliel3lich bei hohen
Drehzahlen zum Tragen. Im relevanten Drehzahlbereich des Homologationszyklus
lasst sich die Antriebsleistung erheblich reduzieren, wenn neben der bedarfsgerech-
ten Regelung des Volumenstromes auch der Druck auf die fir den Motor notwendi-
gen Minimalwerte abgesenkt wird. Bei der konstruktiven Umsetzung haben sich zwei
Bauarten bewahrt. Wie in Bild 6 dargestellt, kann das Niveau des Abregeldruckes
innerhalb der Pumpe mit Hilfe von zwei unabhangigen Wirkflachen geregelt werden.
In der Regel wird eine Wirkflache permanent mit dem Druck der Hauptdlgalerie be-
aufschlagt. Die zweite Wirkflache wird Uber ein Magnetventil zu- oder abgeschaltet.
Aufgrund der Drosselverluste in den Steuerleitungen bei hohen Viskositaten sollte
das Ventil im Pumpengeh&use integriert werden. Bei der in Bild 7 gezeigten variablen
Olpumpe mit Pilotventil wird das niedrige Druckniveau tiber einen erhéhten Steuer-
druck auf die Wirkflache realisiert. Das im Pumpengehause integrierte Pilotventil er-
maoglicht eine verzdgerungsfreie Regelung mit geringen Drosselverlusten auf weitge-
hend viskositatsunabhangige Druckniveaus.
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Bild 5: Ungeregelte (links) und volumenstromgeregelte Pumpe (rechts)
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Bild 6: Einfache Volumenstromgeregelte Pumpe mit niedriger (links) und hohe
Druckstufe (rechts)
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Bild 7: Volumenstromgeregelte Pumpe mit zwei Druckstufen und Pilotventil (SHW
Automotive GmbH) - niedrige Druckstufe (links) und hohe Druckstufe (rechts)

5. Rechnerische Auslegung des Olkreislaufes

5.1 Simulation des Olkreislaufs mit Flowmaster

Als Basis fur die Bestimmung des mdglichen Verbrauchsvorteils durch verschiedene
Optimierungsmafl3nahmen, erfolgt mittels der Software Flowmaster eine detaillierte
hydraulische Simulation aller Systemkomponenten. Dies umfasst zum einen die sta-
tionare und transiente Analyse des Schluckverhaltens, sowie die Bestimmung der
Verstellgeschwindigkeit des Nockenwellenverstellers. Flowmaster stellt zu diesem
Zweck eine umfangreiche Bibliothek analytischer Modelle zur Verfligung, welche da-
zu geeignet sind die in den Olgalerien auftretenden Druckverluste abzubilden. Er-
ganzend dazu ist Flowmaster in der Lage komplexere Bauteile wie Lager und Pum-
pen basierend auf empirischen Daten darzustellen. Neben den stationaren Betrach-
tungen zur Ermittlung der Schluckkennfelder des Schmiersystems wird eine Simula-
tion der stark transienten Vorgange, wie sie insbesondere am Nockenwellenversteller
auftreten, durchgefihrt. In beiden Fallen wird immer das Gesamtsystem betrachtet,



so dass bei der Ermittlung der Geschwindigkeiten der Versteller von den im Homolo-
gationszyklus real auftretenden Randbedingungen ausgegangen wird.

Die Simulation des in Bild 2 dargestellten Systems erfolgt mit dem in Bild 8 gezeigten
Flowmaster-Modell.
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Bild 8: Simulationsmodell des Olkreislaufs mit Konstantpumpe in Flowmaster

Fur die genaue Bestimmung der Verteilung des Schmierstoffes im System ist die de-
taillierte analytische Beschreibung der Pumpe Voraussetzung. Betrachtet wird die
Simulation des Olkreislaufs sowohl mit Konstantpumpe als auch mit Regelpumpe
(Bild 9).
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Bild 9: Simulationsmodell der Regelpumpe

Die Auswertung der durch die stationare Simulation erzeugten Ergebnisse in Flow-
master erfolgt durch die Betrachtung der Druck- und der Volumenstromverteilung im
System (exemplarische Darstellung in Bild 10).
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Bild 10: Exemplarische Darstellung der prozentualen Verteilung des Volumenstroms



Bei der Verifizierung der so gewonnenen Daten, ergibt sich eine gute Ubereinstim-
mung zu den Messergebnissen. Die Abweichung in der Hauptgalerie fur verschiede-
ne Drehzahlen liegt dabei unter 5 %, der Vergleich der Driicke im Zylinderkopf zeigt
eine maximale Abweichung kleiner 10 % (Bild 11).
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Bild 11: Vergleich der Dricke im Zylinderkopf und in der Hauptgalerie

Das so verifizierte Simulationsmodell ist die Grundlage fur die transiente Simulation
und erlaubt die Berechnung der an Nockenwellenverstellers zur Verfiigung stehen-
den Eingangsdriicke und der damit moglichen Verstellgeschwindigkeit auch im Fahr-
zyKlus.

5.2 Berechnung der NW-Verstellgeschwindigkeit

Gangige Verstelleinheiten arbeiten nach dem Schwenkmotorprinzip. Das uber die
Nockenwelle oszillierend auftretende Moment wirkt sich je nach Verstellrichtung posi-
tiv oder negativ auf die Verstellung, also auf die Verschiebung der Steuerzeiten aus.
Die Ansteuerung kann entweder Uber ein externes oder ein in der Verstelleinheit un-
tergebrachtes Ventil erfolgen. Einen stark vereinfachten Modellierungsansatz zeigt
Bild 12 welches zu dem in Bild 13 gezeigten charakteristischen Verstellverlauf fihrt.
Deutlich zu sehen sind die stufenweise Verstellung und das durch die Tragheit des
Ruckschlagventils bedingte geringfugige Zurlckstellen zu Beginn jeder Stufe. Insbe-
sondere die Modellierung der Bauteile, welche aufgrund ihrer Eigenschaften, wie z.B.
Massentragheit oder hydraulische Kapazitat das dynamische Verhalten der Verstell-
einheit beeinflussen, muss, um ein belastbares Simulationsergebnis erzeugen zu
kénnen, Uber das hier gezeigte Schema hinaus verfeinert werden.



Bild 12: Vereinfachter Modellierungsansatz einer NW-Verstelleinheit mit integriertem
Steuerventil
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Bild 13: Berechnete Veranderung des Verstellwinkels tGber der Zeit

Mit dem weiter verfeinerten Modell der NW-Verstelleinheit ergeben sich gute Uber-
einstimmungen mit Messergebnissen. Dies zeigt sich insbesondere im Hinblick auf
die Verstellgeschwindigkeit, die sich durch den Gradienten des Verstellwinkels tber

der Zeit ausdrickt (Bild 14), sowie dem Druckverlauf in der Zylinderkopfgalerie
(Bild 15).
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Bild 14: Vergleich Verstellwinkel
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Bild 15: Vergleich Totaldriicke Zylinderkopfgalerie

Die bei der Simulation mit Flowmaster erzielte Genauigkeit erméglicht die im nach-
sten Schritt auszufiihrende Optimierung des Systems.



5.3 Optimierung des Olkreislaufes

Um die benotigte Fordermenge und damit auch die Antriebsleistung der Olpumpe zu
minimieren, sollte zunachst das Schluckvolumen der Verbraucher reduziert werden.

Bei dem hier diskutierten Versuchstrager wurden
o die Gleitlager der Ausgleichswelle durch selbstschmierende Walzlager ersetzt,

e die thermische Aufweitung der Hauptlager durch Einsatz von Graugusslager-
deckeln reduziert und

e Komponenten mit reduziertem Druckverlust (Filter und Olkiihler) verwendet.

Die Auswirkungen dieser Mal3Bhahmen auf die Volumenstromverteilung zeigt Bild 16.
Weitere mogliche Anséatze werden in der Literatur beschrieben [3, 5].
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Bild 16: Volumenstromverteilung vor und nach der Schluckvolumenreduzierung bei
gleichem Druckniveau in der Hauptoélgalerie (Leerlauf, Oltemperatur 140°C)
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Bild 17: Druckverteilung vor und nach der Schluckvolumenreduzierung bei gleicher
Olpumpenkapazitat der Olpumpe und einer Oltemperatur von 140°C



Die Reduzierung des Schluckvolumens der Verbraucher fiihrt zu der in Bild 17 dar-
gestellten Druckerhéhung im System, die auch positive Auswirkungen auf die in Ka-
pitel 3 geforderten hohen Verstellgeschwindigkeiten der Nockenwellenversteller hat.
Dieser Vorteil wird jedoch durch die Anpassung der Olpumpenfordermenge neutrali-
siert. Eine Steigerung der Geschwindigkeit lasst sich dennoch tber konstruktive und
regelungstechnische Optimierung der Verstelleinheit erreichen. Bei dem hier disku-
tierten und in Bild 18 abgebildeten System wurden die folgenden Modifikationen rea-
lisiert:

e Die Proportionalventile wurden in die Nockenwellen integriert um die hydrauli-
sche Einspannung und damit das Regelverhalten des Verstellers zu verbes-
sern.

e Das integrierte Ruckschlagventil reduziert die Ruckdreheffekte, die durch die
Ventilfederkréafte verursacht und tber die Nocken in den Versteller eingebracht
werden. Der Einsatzbereich fir eine Phasenverschiebung lasst sich somit in
Richtung "Heilleerlauf" verschieben.

e Die Drosselverluste in den Verstelleinheiten wurden mit CFD-Verfahren be-
rechnet und durch Optimierung der Querschnitte und Umlenkungen verringert
(Bild 19).

e Die Olversorgung der Nockenwellenlager wurde in die Nockenwelle verlegt
und Uber eine Blende gedrosselt um das Druckniveau vor der Verstelleinheit
insbesondere bei grolRen Nockenwellenlagerspielen zu erhéhen.

e Die Kapazitat des Verstellers wurde reduziert, um Uber den verringerten Vo-
lumenstrombedarf die hydraulischen Verluste zu minimieren.
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Bild 18: Nockenwellenintegrierte Verstelleinheit mit Zentralventil, Rickschlagventil
und Drosselung der Nockenwellenlagerversorgung (Schaeffler KG)



Bild 19: Berechnete Druckverteilung in der Verstelleinheit bei einer Oltemperatur von
80°C und einer Verstellgeschwindigkeit von 200°KW/s

Bild 20 zeigt den Einfluss dieser Mal3hahmen auf die Verstellgeschwindigkeiten fr
den in Kapitel 3 diskutierten Worst Case.
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Bild 20: Steigerung der Verstellgeschwindigkeit durch Optimierung der Verstelleinheit
bei einer Oltemperatur von 140°C und maximalen Lagerspielen



5.4 Auslegung des Pumpenfdrdervolumens

Um die Antriebsleistung der Olpumpe auf ein Minimum zu reduzieren, sollte die theo-
retische Férdermenge gerade so grol3 sein, dass die in Kapitel 3 diskutierten Anfor-
derungen fur die Verstellgeschwindigkeiten auch im Leerlauf und bei maximal zulas-
sigen Werten hinsichtlich Temperatur, Lagerspiele, Verstellerreibung und -leckage
erfullt werden. Nach der beschriebenen Optimierung des Olkreislaufes und der Ver-
stelleinheit kann fur eine theoretische Fordermenge von 11 ccm/Motorumdrehung
eine ausreichende Verstellgeschwindigkeit garantiert werden (Bild 21).
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Bild 21: Geforderte und berechnete Geschwindigkeiten des Nockenwellenverstellers
bei einer Oltemperatur von 100°C fur verschiedene Olpumpenkapazitaten und Worst
Case Designspezifikation nach der Optimierung

5.5 Kraftstoffverbrauchsvorteil unterschiedlicher Pumpenkonzepte

Die Bestimmung des Kraftstoffverbrauchs erfolgt gemald einem genormten Homolo-
gationszyklus (Neuer Europaischer Fahrzyklus — NEFZ). Dieser Zyklus soll auch als
Beurteilungsgrundlage unterschiedlicher Olpumpenkonzepte genutzt werden und
definiert zunachst nur die Fahrgeschwindigkeit und die Gangwahl. Unter Bertcksich-
tigung des Reifendurchmessers sowie der Getriebe- und Achsibersetzungen kann
die Motordrehzahl ermittelt werden. Die flr die Berechnungen erforderliche Pumpen-
drehzahl ergibt sich aus dem Ubersetzungsverhaltnis zwischen Motor und Pumpe
(Bild 22). Die Oltemperatur ist lediglich zu Beginn des Zyklus definiert (20-30°C) und
somit ein weiterer wichtiger Parameter, da diese uber die Olviskositat maRgeblich die
Charakteristik der Olpumpe bestimmt. Die Olerwarmung im Zyklus ist unter anderem
von der Motorkonstruktion, der Motorraumdurchstromung und der implementierten
ThermomanagementmalRnahmen abhéngig und kann entweder gemessen oder mit
der in Kapitel 5.1 beschriebenen Methode unter Berlcksichtigung der thermischen
Massen sowie der Warmeubergange berechnet werden [6].



100

—— Oltemperatur 4’__/"\
90
80 - /, 1
70

60 - +

50 | +
a4+ ¥ Jlemil 11 NUR OR) OWAR

Oltemperatur [°C]

30 - - 1
20 | 1

10

0 T T T T T
0 200 400 600 800 1000 1200

Zeit [s]

Bild 22: Randbedingungen (Oltemperatur und Olpumpendrehzahl) fir NEFZ-
Simulationen

5.5.1 Berechnung der Pumpenantriebsleistung

Mit dem in Abschnitt 5.1 vorgestellten und verifizierten Olkreislaufmodell lasst sich
die Druck- und Volumenstromverteilung berechnen. Bild 23a+b zeigt fir eine Kons-
tantpumpe mit Regelventil und eine volumenstromgeregelte Pumpe mit zweistufiger
Drucksteuerung den Druckanstieg in der Pumpe und den geférderten Volumenstrom
im Fahrzyklus.
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Bild 23a: Berechneter Pumpendruckanstieg im NEFZ bei nominalen Lagerspielen
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Bild 23b: Berechneter Pumpenvolumenstrom im NEFZ bei nominalen Lagerspielen

Beide Pumpen haben, wie in Kapitel 5.4 gefordert, eine theoretische Férdermenge
von 11 ccm/Motorumdrehung und einen Regeldruck von 4 bar. Aus diesem Grund
sind die Druckverlaufe der Pumpen ahnlich: Der Regeldruck wird nur bei hohen
Drehzahlen oder bei niedrigen Oltemperaturen zu Beginn des Zyklus erreicht und
das Druckniveau in den Leerlaufphasen sinkt mit zunehmender Oltemperatur. Das
Schluckvermogen des Druckregelventils in der Konstantpumpe ist begrenzt und fuhrt
somit bei hohen Drehzahlen und niedrigen Oltemperaturen zu Druckspitzen oberhalb
des Regeldruckniveaus. Der von einer Konstantpumpe geférderte Volumenstrom
steigt auch nach Erreichen des Absteuerdruckes linear mit der Drehzahl an, was im
Vergleich zu einer Regelpumpe deutlich grof3ere Volumenstrome ergibt. Durch die
Reduktion des Regeldrucks sinkt der geférderte Volumenstrom weiter. Der Druckans-
tieg in der Pumpe wird zum Verhaltnis der Regeldricke kleiner. Die in Bild 24a dar-
gestellte hydraulische Antriebsleistung der Pumpe ergibt sich durch Multiplikation
dieser beiden GroRRen fur jeden Zeitschritt. Bei der Berechnung der Leistungsauf-
nahme der Pumpe nach Gleichung 1 sind die mechanischen und hydraulischen Wir-
kungsgrade zu beriicksichtigen (Bild 24b). Diese ergeben sich aus dem gemessenen
Olpumpenkennfeld und kénnen entweder fur jeden Zeitschritt aus einer Tabelle ab-
gelesen bzw. interpoliert oder mit einer Regressionsfunktion berechnet werden. Bei
der hier durchgefiihrten Regressionsanalyse werden typische GroRen des Olpum-
penkennfeldes wie zum Beispiel Drehzahl, Volumenstrom, Druckdifferenz und Olvis-
kositat als Kovariablen und die Wirkungsgrade als Zielvariablen verwendet. Die Be-
stimmung der Regressionsfunktion erfolgt Uber kommerzielle Statistik-Software-
Pakete wie MINITAB oder MARS.
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Bild 24a: Berechnete hydraulische Leistung im NEFZ mittels eines
Regressionsalgorithmus (Multivariate Adaptive Regression Splines)
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Bild 24b: Berechnete gesamte Leistungsaufnahme im NEFZ mittels eines
Regressionsalgorithmus (Multivariate Adaptive Regression Splines)

5.5.2 Bestimmung der Kraftstoffeinsparung

Die Berechnung der Fahrleistung und des Verbrauchs erfolgt mit dem bei Ford ent-
wickelten Programm CVSP (Corporate Vehicle Simulation Program). Aufgrund der
geforderten Geschwindigkeit und Beschleunigung wird unter Berlcksichtigung der
Antriebsverluste (Rad, Bremse, Antriebswellen, Getriebe) der fiir den jeweiligen
Fahrzustand erforderliche Motorlastpunkt (Drehzahl und Drehmoment) berechnet.
Das erforderliche Kupplungsmoment wird im Anschluss um den Leistungsbedarf der
Nebenantriebe (Lenkhilfe, Generator, Klimaanlage, etc.) erganzt, die in separaten
Modellen abgebildet werden.

Der Motor wird in CVSP Uber sein, im betriebswarmen Zustand ermitteltes, Ver-
brauchskennfeld unter Berilicksichtigung der Antriebsleistung von Generator (unbe-
lastet), Klimaanlage (ausgekuppelt), Ol-, Wasser- und Lenkhilfepumpe (Geradeaus-
fahrt) sowie seiner Volllastkennlinie modelliert. In der Regel erfolgt die Berechnung



mit einer Zeitschrittweite von einer Sekunde, was fur die Verbrauchsberechnung aus-
reicht.
Zur Ermittlung der Verbrauchsvorteile der unterschiedlichen Pumpenkonzepte wird
das Verbrauchskennfeld des Motors entsprechend der nachfolgenden Methode mo-
difiziert:

Pmi = Pme +pmr +meW (2)

Mit:
P — indizierterMitteldruck
Dme — effektiver Mitteldruck
P — Reibungsmitteldruck
Purw — Ladungswechsel — Mitteldruck

Der durch die Olpumpe verursachte Reibmitteldruck p,,¢p ist Bestandteil des
Terms p,,- und kann ausgedriickt werden als:

Pumr = Pmr * +meP (3)
Damit ergibt sich:

Pmi = Pme T Pmr + Pniiip * +PmLw 4)

Halt man nun den indizierten Mitteldruck, damit den Betriebspunkt und daher auch
den Ladungswechselanteil konstant, wird sich eine Anderung der Olpumpenantriebs-
leistung als geanderte Wellenleistung ergeben. Da diese Anderung nur von der Mo-
tordrehzahl abhangt, kann das Kennfeld neu bestimmt werden. Dies erlaubt im An-
schluss die Bewertung der Olpumpenvarianten in Zyklusberechnungen.

Eine Abschéatzung der Verbrauchsanderung unter Berticksichtigung des Motorwarm-
laufs ist mit einfachen Programmen (Interpolation im Kennfeld) ohne Fehler nicht
maoglich. Der Reibungsanteil ist hier variabel, hangt von der momentan erreichten
Temperatur ab und benétigt damit als Grundlage ein Kennfeld in Abhangigkeit von
Last, Drehzahl und Temperatur. Mit einem vertretbaren Fehler kann jedoch der Ver-
brauch mittels des spezifischen Verbrauchs aus dem Warmkennfeld berechnet wer-
den. Dabei wird die um den Kaltreibungsanteil erhdhte indizierte Leistung als Be-
rechnungsgrundlage angesetzt. Die notwendigen Gleichungen sind dann:

P b (5)

mBr,warm - Y ewarm e,warm

mBr,kalt = (Pe, warm + Pr,kalt) ) be, warm (6)

Mit:

My, warm — Krafistoffmassenstrom, betriebswarmer Motor

1, e — Krafistoffmassenstrom, kalter Motor

P — effektive Leistung, betriebswarmer Motor

e, warm

P. va — Reibleistung, kalter Motor

r

b — effektiver spezifischer Brennstoffverbrauch, betriebswarmer Motor

e, warm



Da der Fehler bei einem direkten Vergleich verschiedener Olpumpenkonzepte die
gleiche GrolRenordnung hat, kdnnen diese auch im Warmlauf verglichen und beurteilt
werden.

In Bild 25 ist neben dem Kraftstoffverbrauchsvorteil einer volumenstromgeregelten
Olpumpe mit zweistufiger Drucksteuerung auch das Einsparpotenzial von innovativen
Olpumpenkonzepten dargestellt. Dieses hangt nicht nur von der Motor-
Fahrzeugkombination und der Olerwarmung sondern auch signifikant von der Pum-
penkonstruktion ab. So fihrt zum Beispiel eine Uberdimensionierte Basis zu einem
erhohten Reduzierungspotenzial, welches andererseits durch weiterfihrende Mal3-
nahmen (Kennfeldregelung, Druck-, Drehzahl-, Kapazitat- oder Reibungsreduzie-
rung) erschlossen werden kann.

w
o

NEFZ KV-Einsparung [%)]
o
o

o = g
o v,k 1 N Ul
Il Il Il

Ohne
Olpumpe

Pumpe
(hohes Druckniveau)

—~
>
@
[}
2
c
<
(OS]
S 2
F 9
D'G.)
2
S
©
Q
[
N—r

Konstantpumpe mit
Druckregelventil
(Basis)
Volumenstromgeregelte

[
=
[
o
o
P
()
o
£
(©)
b=
7
c
[}
S
=]
o
>

Bild 25: Reduzierungspotenzial und Kraftstoffverbrauchsvorteile der Regelélpumpe
mit zweistufiger Drucksteuerung im NEFZ (1.125] Forschungsmotor im Ford Focus)

Die Verbrauchsreduzierung durch die geregelte Olpumpe fallt, abhzngig vom gewahl-
ten Druckniveau, sehr unterschiedlich aus. Deshalb sollte der Motor im Grossteil des
Kundenbetriebes in der niedrigen Druckstufe betrieben und die hohe Druckstufe nur
aktiviert werden, um den in Kapitel 3 diskutierten Anforderungen in kritischen Be-
triebspunkten zu geniigen. Als sinnvolle Eingangsgrol3en fur die Drucksteuerung ha-
ben sich deswegen die Motordrehzahl und die Motorlast erwiesen.



6.

Zusammenfassung

Im vorliegenden Beitrag wurden die Anforderungen an den Olkreislauf mit Olpumpe
und Verbrauchern ausfuhrlich dargestellt und die Optimierung mit Hilfe eindimensio-
naler Simulationsmethoden erlautert. Optimierte Subsysteme senken den Volumen-
strombedarf und tragen damit zur Reduzierung der Olpumpenantriebsleistung bei.
Durch den Einsatz einer volumenstromgeregelten Olpumpe mit zweistufiger Druck-
steuerung konnte eine zuséatzliche Kraftstoffverbrauchseinsparung von 2 % berech-
net und in anschlielenden Messungen bestatigt werden. Dies zeigt, dass moderne
CAE- Methoden zur Stromungssimulation eine Optimierung des Olkreislaufs und sei-
ner Komponenten erlauben.
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