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Sammanfattning

Avgassamlarsystemet pa Scanias V8 bestar av en samlare per cylinderbank
och en tvaportsturbo (8-2-2). En studie i simuleringsprogrammet GT-Power
har visat pa betydande prestandafdrbattringar och minskad cylindervariation
med tva avgassamlare per bank och enkelportsturbin (8-4-1). Detta
examens arbete utreder varfor dessa prestandaskillnader finns och hur val
simuleringar stammer med verkligheten.

Arbetet inleddes med simuleringar i GT-Power. Dessa har fokuserat pa hur
avgassamlarvolym och pulser paverkar turbinverkningsgrad och
gasvaxlingsmedeltryck. For att verifiera GT-Power simuleringar har
motorprov med fyra olika gasvaxlingskoncept genomforts.

Resultat fran GT-Power simuleringar sager att en stérre avgassamlarvolym
ger battre turbinverkningsgrad aven ett jamt pulsflode till turbinen ar
positivt for verkningsgraden. Vid motorprov har enkelportsturbo som mest 4
% hogre verkningsgrad an dubbelportsturbo vilket stammer val med
simuleringar. Den mindre avgassamlarvolymen med 8-2 system paverkar
enkelportsturbon positivt vid 1200 varv/min vilket kan bero pa lagre
avgasenergiforluster. Avgassamlarsystem 8-4-1 har vid prov vid 1900
varv/min 400 mbar battre gasvaxlingsmedeltryck an 8-2-2, att jamféra med
en simulerad skillnad pa 600 mbar vid samma varvtal. Genomgaende har 8-
4 system ca 1 % battre volymetrisk verkningsgrad och omkring 30° C lagre
temperatur fore turbin.

Tendenser fran GT-Power simuleringar stammer val med motorprov,
framforallt vid 1500 och 1900 varv/min. Skillnader i gasvaxlingsmedeltryck
och cylindervariation ar inte sa stora mellan koncepten som enligt
simuleringarna, vilket inte beror pa turbinverkningsgrad utan pulsdverforing
mellan cylinderbankerna med enkelportsturbo. Motorprov visar att tva
avgassamlare per bank och enkelportsturbin med variabel geometri, 8-4-1,
ger lagst gasvaxlingsmedeltryck och minst spridning mellan cylindrar. 8-4-1
avgassamlarsystem ar det mest optimala for V8an.
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Abstract

The exhaust arrangement on a Scania V8 consists of one manifold at each bank
connected to a twin entry turbine (8-2-2). A study in GT-Power has shown improved
performance and reduced cylinder to cylinder variations using two manifolds at each
bank in combination with a single entry turbine (8-4-1). This thesis work analyses the
difference in performance shown in simulation and verify it by engine test.

The initial work was focused on simulation in GT-Power. Investigating how exhaust
manifold volume and pulses effects the turbine efficiency and the mean effective
pressure during the gas exchange. To verify GT-Power simulations four engine tests
with different exhaust arrangement have been made.

The results from GT-Power simulation indicate that a larger exhaust volume improve
the turbine efficiency. Also an even flow of pulses to the turbine entry is positive for the
efficiency. In engine test a single entry turbine has 4 % higher efficiency than a twin
entry, this result correlate well to simulations. The smaller volume in the 8-2 manifold
effects the turbine efficiency positive at 1200 rpm because of less energy losses in this
manifold. The 8-4-1 manifold show in test up to 400 mbar higher mean effective
pressure during the gas exchange than the 8-2-2 manifold. In simulation the difference
were 600 mbar. In Engine test the 8-4 manifold has 1 % higher volumetric
efficiency and about 30° C lower exhaust temperature than the 8-2 manifold.

The tendencies from simulation checks well with engine test

results, especially at 1500 and 1900 rpm. The difference in mean

effective pressure in the gas exchange and the cylinder to

cylinder variations is not that big in test as in simulation. This is

not due to turbine efficiency rather pulse transfer between the

cylinder banks. The engine test shows that two manifolds per

cylinder bank in combination with a single entry turbine, 8-4-1,

has the lowest cylinder to cylinder variations and the best gas

exchange performance. Because of this is the 8-4-1 system the

best for the V8 engine.
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1 Introduktion

For att klara NOx och rok emissioner med Euro 5 lagstiftning
kravs en jamn motor med avseende pa restgasmangd mellan
cylindrarna. Detta da rokmangd beror olinjart pa andel restgaser.
Scanias V8 har en tvaplans vevaxel vilket ger en ojamn tandfoljd,
1-5-4-2-6-3-7-8. Ojamn tandféljd i kombination med en
avgassamlare per cylinderbank, vilket &r dagens konfiguration,
medfor att pulser i avgassamlarna stér tomningen av vissa
cylindrar. Problemet beskrivs grafiskt i figur 1.

90° pU|S cyI 4 dpl-1:3 bankl 180° pU|S cyI 2

Figur 1. Ventillyft och cylindertryck for bank 1 [1].
Kurvorna i figur 1 visar avgasventilens lyft, de undre, och
cylindertrycket, de 6vre, for cylinderbank ett. Avgastakten i
cylinder 2 boérjar p g a tdndfoljden 90° efter cylinder 4, detta
medfor en tryckhdjning i cylinder 4 under tomningen vilket
paverkar gasvaxlingen negativt. Avgasventilen i cylinder 3 6ppnar
180° grader efter cylinder 2 vilket medf6ér en tryckhéjning i
avgastaktens slutfas. Denna 180° puls lamnar restgaser i cylinder
2, fenomenet finns aven i cylinder 1.

1.1 Bakgrund

For att underscka om det gar att eliminera 90° och 180° pulser
med en annan avgassamlarkonfiguration har en studie i GT-Power
[1] genomforts. Studien har fokuserat pa fyra olika koncept, figur
2 och tabell 1.
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Figur 2. Principskiss 6ver de fyra olika gasvaxlingskoncept som studerats.

Figur 2 visar cylindrar, avgassamlare och turbinelement for de
olika koncept som studerats. Forsta siffran (8) anger antalet
cylindrar, mellansiffran (4 eller 2) antalet avgassamlare och den
sista siffran (1 eller 2) antalet inlopp i turbinen. En avgassamlare
per cylinderbank, 8-2-1/2, medfoér 90° pulser i cylinder 4 och 7.
8-4-2 systemet far 90° pulser i cylinder 1 och 5. Tanken med 8-4-
1 systemet &r att eliminera 90° och 180° pulser.

Tabell 1. Beskrivning av de fyra avgassamlarkoncepten.
Koncept | Avgassamlare | Turbintyp | Benamning
A Tva per bank Enkelport 8-4-1
B Tva per bank | Dubbelport 8-4-2
C En per bank Dubbelport 8-2-2
D En per bank Enkelport 8-2-1

De viktigaste resultaten fran studien visar att med bibehallen
tandfoljd fran dagens V8 (1-5-4-2-6-3-7-8) och ett nytt
avgassamlarsystem 8-4 sa minskar cylindervariationen i
restgasmangd, figur 3. Aven cylindervariationen i
gasvaxlingsmedeltryck, figur 4, blir mindre med tva avgassamlare
per cylinderbank.
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Figur 3. Cylindervariation i restgasmangd.

Cylindrar i figur 3 med hdg restgasmangd, % restgaser nar
insugsventilen stangs, utsatts for en 180° puls.
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Figur 4. Cylindervariation i gasvaxlingsmedeltryck.

Cylindervariationen i gasvaxlingsmedeltryck minskar frdn omkring
1 bar med dagens konfiguration, 8-2-2, till ca 0,2 bar med ett 8-
4-1 system.

Resultaten visar dven en betydande prestandaforbattring med
enkelportsturbin jamfort med dagens dubbelportsturbin. Enligt
figur 5 6kar gasvaxlingsmedeltrycket med ca 0,6 bar, positivt
gasvaxlingsmedeltryck ar tillfort arbete pa vevaxeln. En vinst i



bransleforbrukning pa upp till 7 g/kWh vid 1900 varv/min for 8-4-
1 systemet ses figur 6. Aven Winterbone [2] drog slutsatsen att
enkelportsturbin med variabel geometri skulle kunna forbattra
prestanda pa V8:an. Forklaring till olika Case, lastfall, finns i
tabell 2.

Tabell 2. Forklaring till Case.

Case | Varvtal [varv/min] | Last [90]

1 1200 100

2 1500 50

3 1500 100

4 1900 100

1.0 ‘ |

o8 dl s
| | - 8-4-2

0_6,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,3,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,3,,,,, o 8-2-2|

—~ 8-2-1

Gasvaxlingsmedeltryck [bar]

Case
Figur 5. Medelvardesbildat gasvéxlingsmedeltryck vid 1200, 1500 och 1900
varv/min.

Enkelportsturbin ger enligt figur 5 ett hogre
gasvaxlingsmedeltryck vid alla lastfall.
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Figur 6. Specifik bransleférbrukning vid 1200, 1500 och 1900 varv/min.

1.2 Problem och fragestallning
Fragor har varit:

Vad beror skillnader mellan koncept i GT-Power simuleringarna pa?

Finns dessa skillnader i verkligheten eller missar GT-Power nagot i form av

avgasenergiforluster i en stdrre avgassamlarvolym?
Vilket gasvaxlingskoncept ar mest optimalt for V8:an?

Eventuellt foresla forbattringar som ger bibehallen jamnhet och

samtidigt forbattrad verkningsgrad.

1.3 Metod

Inledningsvis genomfordes en litteraturstudie for att forsta

problemen och fa battre kunskap inom turbootverladdning och hur

avgassamlarnas utformning paverkar turboprestanda. Arbetet
gick vidare med en fordjupning av resultaten fran studien i GT-
Power, framst for att kunna peka pa varfér de olika modellerna
skiljer sig at i prestanda. Avslutningsvis genomférdes motorprov
med de fyra olika koncepten for att kunna jamfora hur val
verkligheten stammer 6verens med predikterade resultat fran

simuleringar.
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2 Teori

2.1 Turbo

Figur 7. Schematisk bild éver en radialflodesturbin [3].

Komponenter i en radialflédesturbinturbin.

Turbinhuset, (1) i figur 7, pa radialflodesturbin skall vara utformat
sa att avgasflodet blir jamt fordelat 6ver turbinhjulet. Munstycket
(Nozzle) och ledskenornas, (2) i figur 7, funktion ar att accelerera
och rikta flodet mot turbinhjulet. Fler ledskenor medfor battre
mojlighet att rikta flodet men ger upphov till storre forluster i
form av friktionsmotstand (tryckfall). Eniergioverforingen i
turbinen sker i Turbinhjulet, 3 i figur 7.

Pulstverladdning / konstanttrycksdverladdning.
Konstantrycksoverladdning anvander en stor avgassamlarvolym
for att dampa ut massflodes och tryckpulsationer sa att flodet vid
turbininloppet ar nagorlunda stabilt. Nackdelen med detta ar
forluster i kinetisk energi nar man dampar ut pulser.
Pulstéverladdning sker med sma avgassamlare for att bibehalla
den kinetiska energin i avgaserna. Genom att gruppera cylindrar
sa att avgaspulserna inte dverlappar varandra sa kan det hogre
energiinnehallet i avgaserna tas till vara med nagorlunda bra
turbinverkningsgrad.

Typer av turbinhus.
ount—— A

A {
et~ Section A -A

Figur 8. Typer av dubbelportsturbiner, t.v dubbelport t.h. tvillingport [4].
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Det finns tva olika typer av dubbelportsturbiner, skillnaden mellan
dessa ar hur turbinhusets tvarsnitt delas, se figur 8.
Enkelportsturbinens tvarsnitt blir detsamma som tvillingen men
utan gomseglet som separerar kanalerna. Tvillingturbinen har
alltid flode over hela turbinhjulet till skillnad fran dubbelvarianten
dar halva turbinhjulet saknar flode. Dubbelporten ar battre
separerad vilket innebar att tryckpulser inte overfors fran det ena
inloppet till det andra.

Variabel geometri turbo (VGT).

Det finns tva olika typer av variabel geometri turbo. Genom att
variera vinkeln pa ledskenor sa andras arean mellan dessa vilket
medfor att gasen kan accelereras olika mycket vid samma flode.
Alternativet ar att ha fasta ledskenor men istéllet justera bredden
pa munstycket. Det ar denna typ av VGT som anvants vid
motorproven. | figur 9 illustreras hur ledskeneringen gar fran
stangt till 6ppet lage.

'Figur 9. Beskrivning ‘hu'r VGT fungerar fran stéhgd till 6ppen.

Anledningen till att anvanda variabel geometri turbo ar att man
pa detta satt kan oka turbinens flodesomrade med bibehallen hog
turbinverkningsgrad. Detta innebar att man vid laga motorvarvtal
kan ha tillgang till hogt laddtryck utan att 6vervarva turbon vid
hogre varvtal. Detta i sin tur ger motorn ett bredare
varvtalsregister.

12



3 Utforande

3.1 Analys av GT-Power studie

GT-Power studien analyserades for att utreda vad som ger
upphov till forbattrade prestanda med enkelports turbin. Detta
gjordes aven for att se vilka parametrar som verkligen skiljer sig
at sa att dessa inte missas vid motorprov.

3.1.1 Turbokalibrering

Nar modellerna verifierades sa var skillnaderna i
turbinverkningsgrad mellan de olika modellerna stora, se figur 10.
Detta skulle kunna vara en orsak till de skillnader i
gasvaxlingsmedeltryck som simuleringarna visar pa. For att
utreda huruvida dessa skillnader har nagon inverkan sa har
turbinmapparna justerats pa modellerna 8-4-2, 8-2-2 samt 8-2-1
sa att turbinverkningsgraden blir densamma som for 8-4-1
modellen.

Turbinverkningsgrad ur GT-Power
72.0+ T

71.5

71.0

70.5

70.0

69.5 1PN\

69.0 -

68.5 -

68.0 —

67.5

Turbinverkningsgrad [%]

67.0 -

66.5 —

66.0 —

65.5 -

65.0 —

R e e T

64.0 -

1200 RPM 1500 RPM c 1500 RPM 1900 RPM
100 % Last 50 % Last ase 100 % Last 100 % Last

Figur 10. Turbinverkningsgrad for respektive modell vid fyra olika lastfall.

Skillnaderna i turbinverkningsgrad mellan modellerna uppgar till
ca 3,5 procentenheter som mest vid 1200 varv/min. Skillnader i
turbovarvtal och kompressorverkningsgrad var i stort sett
obefintliga. Turbinmappen i GT-Power d&ndrades genom att justera
Efficiency multiplier och Mass multiplier [6], enligt tabell 3.
Turbinverkningsgraden och turbovarvtalet blev samma mellan de
olika modellerna och darmed arbetade kompressorn som innan
justering.
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Tabell 3. Matris for justering turbinverkningsgrad.
Matris for installning av EM och MM

EM — Efficiency Multiplier
MM - Mass Multiplier

Modell 8-4-1 8-4-2 8-2-2 8-2-1
Casel
MM 1,15 1,31 1,33 1,15
EM 1,0 1,15 1,19 1,0
Case?2
MM 1,15 1,28 1,35 1,19
EM 1,0 1,13 1,22 1,03
Case3
MM 1,15 1,26 1,26 1,19
EM 1,0 1,04 1,05 1,0
Case4
MM 1,15 1,23 1,22 1,19
EM 1,0 1,015 1,03 1,0

3.1.2 Volymvariation avgassamlare

Figur 11 visar hur arbetspunkterna i turbinmappen skiljer sig
mellan 8-2-2 och 8-4-1.
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Figur 11. Arbetspunkter i turbinverkningsgradsmapp vid 1200 varv/min, dver
8-2-2 och under 8-4-1.

For att hoja turbinverkningsgraden med dubbelportsturbin vill
man minska fluktuationerna i tryck och massflode fér att hamna
battre i verkningsgradsmappen, ta bort inringade omraden i figur
11. Enklaste sattet att dampa pulsationerna ar att 6ka volymen i
avgassamlarna. Avgassamlarvolymen justerades pa 8-2-2 genom
att variera diametern i steg pa 4 mm fran 40 till 68 mm.
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3.1.3 Andrad tandféljd

Motorn har som tidigare namnts en ojamn tandféljd, 1-5-4-2-6-3-

7-8. Detta medfor att med 8-2-2 systemet far cylinder 4
gasvaxlingen stord av en 90° puls fran cylinder 2, se figur 1, och
cylinder 7 stors pa samma satt av cylinder 8. Det har aven

effekten att avgaspulser kommer i ojamn f6ljd till turbinen, figur
12.

DP RPM=12007 PAGTpower\Verifiering Timrem\DP lidp1-1. g2 GT-POWER vA 1.0 19-MAY-06 14:45:04
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Figur 12. Vevvinkeluppldst expansionsforhallande 6ver turbininlopp 1 och 2.

Samma fenomen finns fér 8-4-2 systemet da cylinder 6 paverkar
cylinder 3 och cylinder 1 stor cylinder 8. For att understka hur
mycket turbinverkningsgraden paverkas av att i samma inlopp fa
tva pa varandra foljande avgaspulser har tandfoljden for 8-4-2
systemet andrats till 1-5-6-3-2-7-8-4 och jamforts med 8-4-1
systemet.

3.2 Motorprov

For att verifiera resultat fran GT-power simuleringar har fyra
motorprov genomforts. Respektive koncept har provats for att
kunna svara pa vilket av de fyra systemen som ger mest
gynnsam gasvaxling. Motorproven genomfordes pa en Scania V8
med variabel geometri turbo och common rail insprutning.

3.2.1 Forberedelser motor

Laddluftkrets och inlopp blev samma som pa dagens V8, se figur
13. Motorn rensades fran for proven onddiga komponenter som
generator och servopump. For att kunna mata trycket i varje
cylinder anvandes cylinderhuvuden med uttag for
vevvinkelupplosta tryckgivare.
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3.2.1.1 Avgassamlare

Tva olika typer av avgassamlare togs fram, den nuvarande
modellen med en avgassamlare per bank (8-2-2/8-2-1), figur 13,
fran produktion idag samt den nya versionen med tva
avgassamlare per bank (8-4-2/8-4-1) dar cylinder 1 + 2 leds ihop
med cylinder 5 + 7 och 3 + 4 leds ihop med 6 + 8. Tanken var att
mata vevinkelupplost tryck i avgassamlarna och darfor forsags
dessa med uttag for vevinkelupplosta tryckgivare.

Figur 13. Avgassamlare, turbofot och insug 8-2 system.

Eftersom dubbelportsturbo provades svetsades en skiljevagg in i
turbogrenroret till 8-4-1 systemet. Uttag for givare
medelvardesbildat och vevvinkelupplést tryck samt temperatur i
respektive turbininlopp. Placeringen av givarna aterfinns i figur
14. Till 8-2 systemet konstrueras ett helt nytt turbogrenror, figur
14.
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Figur 14. Turbogrenror, t.v. 8-4 system, t.h. 8-2 systén;n. _

3.2.1.2 Turbo

For att fa svar pa hur verkningsgraden pa turbon paverkas av
enkelt eller dubbelt inlopp provades bada typer. Turbon som
anvants ar en variabel geometri turbo (VGT) av typen med fasta
ledskenor pa en variabel ledskenering. Styrningen av
ledskeneringen sker med ett servo som styrs av en PWM signal.
For att fa en rattvis jamforelse s& anvandes samma kompressor
och lagerhus till tva olika turbinhus med samma specifikation, se
tabell 4. Skillnaden mellan turbinhusen ses tydligt i figur 15.

Tabell 4. Turbin och kompressor.
Kompressor — Samma

Turbinhus 1 — Dubbelport, VGT, [T1]
Turbinhus 2 — Enkelport, VGT, [T2]

T1 T2

Figur 15. Till vanster dubbelportsturbinhus, till hbger enkelportsturbinhus.
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3.1.2.3 Givare

De viktigaste givarna redovisas i tabell 5. Fullstandig variabellista

finns i bilaga 1.

Tabell 5. Viktiga givare.

Ogonblicksvaribler (vevvinkelupplosta)

SOl Insprutningsperiodens bdrjan, alfa [CA]

Ps Tryck i branslelist [bar]

Peyi1-8 Cylindertryck 1-8 [bar]

Nt Turbinvarvtal [varv/min]

Medelvardesbildade matningar

n Motorvarvtal [varv/min]

M Motormoment [Nm]
Specifik NOy [9/kWh]

m, Luftmassfléde [kg/min]

my Branslemassflode [g/min]

Patm Atmosfarstryck [mbar]

Pc1 Tryck fére kompressor [mbar]

Pc2 Tryck efter kompressor [bar]

Pi Tryck i inlopp [bar]

PT11 Tryck turbininlopp ett (1,2,3,4 & 3,4,6,8) [bar]

PT12 Tryck turbininlopp tva (1,2,5,7 & 5,6,7,8) [bar]

P12 Tryck efter turbin [bar]

Pback Avgasmottryck [mbar]

Tcq Temperatur fore kompressor [°C]

Tco Temperatur efter kompressor [°C]

T Temperatur i inlopp [°C]

Tatm Omgivningstemperatur [°C]

Tr11 Temperatur turbininlopp ett [°C]

Tr12 Temperatur turbininlopp tva [°C]

T1o Temperatur efter turbin [°C]

Cylindertryck mattes med vattenkylda kistlergivare 0 — 250 bar.
Nallyft mattes genom att med stromtang mata strompulsen till
insprutaren i cylinder 5. Turbinvarvtalet mats av styrsystemet
med varvtalspickup i lagerhuset. Luftmassflodet méattes med en
holsetflans. Bransemangden mats och. Termoelement fér méatning

av temperaturer.

medelvardesbildade tryck med

differenstrycksgivare. Avgasmottryck och undertryck i insug méts
med mer hoguppldsta differenstryckgivare.
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3.2.2 Provupplagg
Prov for respektive koncept kérdes enligt provplan i tabell 6.

Tabell 6. Provplan

8-4-1

Prov Varvtal | Last | Turbin | Avgassamlare
VGT-svep | 1000 |100% T2 Tva per bank
VGT-svep | 1200 |100% | T2 Tva per bank
VGT-svep | 1500 |100% T2 Tva per bank
VGT-svep | 1900 | 100% T2 Tva per bank
8-4-2

Prov Varvtal | Last | Turbin | Avgassamlare
VGT-svep | 1000 |100% | T1 Tva per bank
VGT-svep | 1200 |100% T1 Tva per bank
VGT-svep | 1500 |100% | T1 Tva per bank
VGT-svep | 1900 |100% | T1 Tva per bank
8-2-2

Prov Varvtal | Last | Turbin | Avgassamlare
VGT-svep | 1000 |100% T1 En per bank
VGT-svep 1200 | 100% T1 En per bank
VGT-svep | 1500 | 100% T1 En per bank
VGT-svep | 1900 | 100% T1 En per bank
8-2-1

Prov Varvtal | Last | Turbin | Avgassamlare
VGT-svep 1000 | 100% T2 En per bank
VGT-svep | 1200 |100% T2 En per bank
VGT-svep 1500 | 100% T2 En per bank
VGT-svep 1900 | 100% T2 En per bank

For varje koncept kordes fyra olika varvtalspunkter, 1000, 1200,
1500 och 1900 varv/min med hdg last. FOr att minimera
skillnader mellan proven var insprutningstidpunkt,
insprutningstryck och insprutad mangd samma. Aven
avgasmottryck och undertryck i insug var samma. FOr att hitta
lampliga startvarden pa dessa konstanter gjordes en inkdrning vid
respektive varvtal. Vid varje lastfall gjordes sedan ett svep med
ledskenan fran stangd till 6ppen vilket minskade luftflodet genom
motorn. Detta for att kunna se om det finns nagra skillnader i
turbinverkningsgrad beroende pa flodesmangd. Nar luftflodet
minskade justerades Alfa sa att NOx mangden holls konstant.
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4. Resultat

Resultaten ar uppdelade i tva delar. Forst redovisas resultat fran
GT-Power simuleringar. Del tva ar grundlaggande resultat fran
motorprov, vilka skall accentuera skillnader mellan proven.

4.1 GT-Power simuleringar

En sammanfattning av resultaten fran analysen av GT-Power
forstudien.

4.1.1 Justerad turbinverkningsgrad

Turbinverkningsgraden justerades till samma niva som 8-4-1
modellen. Resultatet aterfinns i figur 16. Turbinverkningsgraden
skiljer sig nu som mest 0,3 %.

72

— 8-4-1

Turbinverkningsgrad [%]

64 -

[ I I 1
1200 RPM 1500 RPM 1500 RPM 1900 RPM
100 % Last 50 % Last Case 100 % Last 100 % Last

Figur 16. Turbinverkningsgrad for respektive modell efter optimering.

Skillnaderna i turbinvarvtal och kompressorverkningsgrad ar i
stort sett identiska, se i figur 17.

Turbovarvtal efter justering Kompressorverkningsgrad efter justering
81
102000 == --{ == gugup| T 781
e A B 3 72
B T L L T £ e
L e £ 66
- 5§
g
N A2 |
72000} - - <= <o oo N oo 63
7 7 5 7 7
1200 RPM 1500 RPM 1500 RPM 1900RPM 1200 RPM 1500 RPM 1500 RPM 1900 RPM
100 % Last 50 % Last Case 100 % Last 100%Last 100 % Last 50 % Last Case 100 % Last 100 % Last

Figur 17. Turbinvarvtal och kompressorverkningsgrad
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For att kunna avgora vilken inverkan denna optimering har haft
sa presenteras gasvaxlingsmedeltryck for den optimerade
modellen i figur 18, jdmfér med ursprungsmodeller i figur 5.
Gasvéaxlingsmedeltrycket blir betydligt battre och ligger narmre 8-
4-1 modellen. Skillnaden har vid 1900 varv/min halverats, fran
0,6 bar till 0,3 bar. Det verkar vara varvtalsberoende vilken av
avgassamlarkonfigurationerna som ger lagst pumpmedeltryck.
Det ar dock fortfarande enkelportsturbin som &ar bast.

0.5
0.4
0.3
0.2
0.1
0.0

0.1

0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

0.8

0.9

1.0

1.1

1.2

1.3

1.4

1.5

1200 RPM 1500 RPM 1500 RPM 1900 RPM
100 % Last 50 % Last Case 100 % Last 100 % Last

Figur 18. Gasvéxlingsmedeltryck for respektive lastfall.

Gasvaxlingsmedeltryck [bar]

Turbooptimeringen inte har paverkat spridningen cylinder till
cylinder namnvart. Det ar bara nivaerna som har blivit battre.

4.1.2 Varierad avgassamlarvolym

Turbinverkningsgraden paverkas positivt vid alla varvtal och
fulllast nar avgassamlardiametern dkas. 8-2-1 systemet med 48
mm avgassamlardiameter representeras av den tjockare kurvan i
figur 19. Med 64 mm diameter i avgassamlare har skillnaden i
turbinverkningsgrad minskat med som mest 3 % vid 1200
varv/min.
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Figur 19. Turbvinverkningsgrad for 8-2-1 och 8-2-2 med olika
avgassamlardiametrar.

For att forsta vad som ger skillnad i turbinverkningsgrad sa
studeras vevvinkelupplost tryck, massflode och
turbinverkningsgrad for de olika koncepten. | figur 20 kan man se
turbinverkningsgraden vevvinkelupplost for 8-2-2 med 48 mm
respektive 64 mm avgassamlare. De samsta partierna har
forbattrats fran omkring 30 %o till 50 %, en forbattring pa upp till
10 procentenheter i de mindre svackorna.
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Figur 20. Vevvinkeluppl6st turbinverkningsgrad for 8-2-2, dver 48 mm
avgassamlare och under 64 mm avgassamlare.

Jamforelsen i figur 21 visar att arbetsomradet i turbinmappen
minskat med dkande grenrdrsdiameter. Notera att vid hogt

energiinnehall i avgaserna, hogt tryck och massflode, ar
verkningsgraden battre.
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Figur 22. Gasvéaxlingsmedeltryck for 8-2-1 och 8-2-2 med olika
avgssamlardiametrar.

Gasvaxlingsmedeltrycket paverkas positivt av en okning i
avgassamlardiameter fran 40 mm till 48 mm, figur 22. Ytterligare
okning av diametern ger i princip ingen skillnad trots att
turbinverkningsgraden ar betydligt battre for 64 mm jamfort med
48 mm.

4.1.3 Andrad tandfoljd

Tandfoljden andrades till 1-5-6-3-2-7-8-4, for att se hur
turbinverkningsgraden paverkas av ett jamnare pulsflode.

71.5
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Figur 23. Turbinverkingsgrad for 8-4-1 och 8-4-2 med original samt justerad
tandfoljd.

Figur 23 visar att ett jdmnare fléde i avgaspulser till turbinen
paverkar turbinverkningsgraden positivt for dubbelportsturbinen.
Okningen i turbinverkningsgrad blir som mest 2 procentenheter
vid 1900 varv/min. Aven en 0kning av avgsassamlardiametern i
kombination med andrad tandfoljd paverkar
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turbinverkningsgraden positivt. Vid 100 % last blir
gasvaxlingsmedeltrycket ca 0,4 bar lagre med &ndrad tandfdljd,
figur 24.

0.8

0Bf- oo ——  8-4-1 Tandfoljd 1-5-4-2-6-3-7-8 | - -
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Gasvaxlingsmedeltryck [bar]
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Figur 24. Turbinverkingsgrad vid alla lastfall. fér 8-4-1 och 8-4-2 samt 8-4-2
med justerad tandféljd.
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Gasvaxlingsmedeltryck [bar]
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Gasvaxlingsmedeltryck [bar]

Gasvaxlingsmedeltryck [bar]

4
Cylinder [nr]
Figur 25. Spridning gasvaxlingsmedeltryck cylinder till cylinder for 8-4-2 med
olika tandfoljd.
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4.2 Motorprov

Resultaten fran motorproven redovisas som en jamforelse mellan
de olika koncepten och ar uppdelat i varvtal. VGT svepet gor att
man far en bild 6ver hur olika parametrar beter sig vid olika
floden men samma motorvarvtal och last. Slutligen gors en
jamforelse mellan simulerade resultat och motorprov.

4.2.1 1000 varv/min

Kylningen till motorn har varit for bra vid prov D, figur 26. Detta
paverkar volymetrisk verkningsgrad och gasvaxlingsmedeltryck
positivt. For att fA en uppfattning om hur mycket detta paverkar
visas aven en referens kérning vid 1000 varv/min dar
kyltemperaturen varit korrekt.

1000 varv/min

28| - Temperatur efter laddluftkylare

[cel]

[cel]

[cel]

20 e —v— 8241

[cel]

Luftfléde [kg/min]
Figur 26. Temperaturer pa kylluft fore laddluftkylare samt temp fore och efter
laddluftkylare s f a luftflode.

Problemet med referens kdrningen var att slangen till
tryckgivaren efter turbin borjat lacka varpd vissa avgasmottryck
har blivit fel vilket medfor en lagre turbinverkningsgrad. Viktiga
data som inte skiljer sig namnvart mellan proven aterfinns i tabell
7.

Tabell 7. Nagra viktiga variabler som varit konstanta mellan proven.

o Tryck i branslelist 800 bar

M Insprutad mangd 245 mg/Insprutning 1 mg
Specifik Nox 9 g/kWh

P12 Avgasmottryck 60mbar, m, 23 kg/min

Pc1 Tryck fére kompressor | -16 mbar, m, 21 kg/min
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4.2.1.1 VGT-svep
Graferna redovisar resultat nar VGT gar fran oppen till stangd,
alltsd okande flode genom motorn.

1000 Varv/min
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Figur 27. Tryck, temp och verkningsgrader pa insugssidan s f a luftflode.

Temperatur efter kompressor 6 till 10 °C varmare for
dubbelportsturbin. Tryck efter kompressor 100 mbar lagre med
enkelportsturbin. Volymetrisk verkningsgrad 1 % battre med
enkelport. Genomgaende valdigt dalig volymetrisk verkningsgrad.
Kompressorverkningsgraden ligger mellan 71 -72,5 %.
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1000 Varv/min

28| Tryck fore turbin R e ]

[bar]

[cell

[%]

Avgasmassflode [kg/min]
Figur 28. Tryck, temperatur och verkningsgrad pa avgassidan s f a
avgasmassflode.

Tryck fore turbin lagst med enkelport, 8-2-1 system 200 mbar
lagre an 8-4-1, 8-2-2 ytterliggare 100 mbar hogre tryck fore
turbin. Temperaturen fore turbin ar ca 20 °C lagre med 8-4
avgassamlare. Turbinverkningsgraden ar bast for 8-2-1 ca 71 %
mellan 2 — 2,5 procent hdogre an for 8-4-1 dver hela
flodesintervallet. 8-4-1 systemet har ca 1 % hogre
turbinverkningsgrad an 8-2-2 systemet.
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[CA]
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Pmep [bar]

Luftflode [kg/min]
Figur 29. Insprutningsvinkel, forbrukning och gasvéaxlingsmedeltryck s f a
luftflode.

Gasvaxlingsmedeltryckt varierar fran omkring O bar vid 19 kg/min
i luftfléde till negativt med 6kande flode. 8-4-2 har klart samst
gasvaxling mellan 50 och 400 mbar samre an de 6vriga vilka ar
relativt lika. 8-4-1 har lagst gasvaxlingsmedeltryck. Skillnad i
forbrukning ar valdigt liten max 1 g/kWh dar 8-2-2 héar lagst
forbrukning. Skillnaden i alfa har varit som mest ca 0,5
vevvikelgrader.
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4.2.1.2 Vevvinkelupplosta cylindertryck

Cy/Iinder 1

PCYL [bar]

Cylinder 6

T T
300 330

T
270
Crank Angle [deg]

PCYL [bar]

180

Figur 30. Vevvinkelupplost cylindertryck under avgastakten vid 1000 varv/min

T T
300 330

T T
210 240

270
Crank Angle [deg]

T T T T
210 240 270 300 330
Crank Angle [deql

och 21 kg/min avgasmassflode.

Storpulser , 90° pulsen figur 30, i 8-4-1 systemet ar lika mellan
cylindrarna. Detta bor ge en jamnare restgasférdelning cylinder
till cylinder. Med koncept 8-4-2 stors cylinder 6 av cylinder 3

vilket ar vantat da dessa tander i foljd efter varandra, samma

fenomen for cylinder 1 nar cylinder 5 6ppnar avgasventilen. Detta

fenomen kan man aven se for 8-2 systemet, har ar det dock

cylinder 4 som stérs av cylinder 2 och cylinder 7 stérs av cylinder

8. 8-2 systemet far aven 180° pulser i cylinder 1, 2, 6 och 8.

4.2.2 1200 varv/min

Pa grund av problem med regleringen av kylluft sa har 8-4-1 fatt
for bra kylning. Detta paverkar resultatet i ndgot positiv
bemarkelse. Matdata som varit lika mellan proven redovisas i

ar]

PCYL [b

PCYL [bar]

tabell 8.

Tabell 8. Nagra viktiga variabler som varit konstanta mellan proven.

Psi Tryck i branslelist 1000 bar

My Insprutad mangd 286 mg/Insprutning
Specifik NOx 9 g/kWh

Pr2 Avgasmottryck 160mbar, QG23 32 kg/min

Pc1 Tryck fore kompressor -33mbar, QLO1 31 kg/min
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4.2.2.1 VGT svep

1200 Varv/min
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Figur 31. Tryck, temperatur och verkningsgrader pa insugssidan s f a luftflode.

Temperatur efter kompressorn ar 5 °C lagre med 8-4-1 &n 6vriga.
Tryck efter kompressor ar 100 mbar hogre med 8-2 system an 8-
4 system samt 50 mbar hégre med dubbelport &n enkelport.
Volymetrisk verkningsgrad skiljer ca 1 % mellan 8-4 och 8-2.
Kompressorn verkar fungera lika for alla fallen, 8-4-1 har nagot
hogre verkningsgrad.
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Figur 32.Temperatur, tryck och verkningsgrad pa avgassidan s f a
avgasmassflode.

Tryck fore turbin hogre med dubbelinloppsturbin, skillnaden ar
100 - 200 mbar, lagst expansionsforhallande med konfiguration
8-2-1. Temperaturen fore turbin ar omkring 20 grader lagre med
8-4 system. Turbinverkningsgrad ungefar samma for
dubbelportsturbin, max omkring 71,5 % vid 34 kg/min i
avgasmassflode. 8-4-1 system ar mellan 1,5 och 2,5 % battre
och har hogst niva vid 35 kg/ min, 8-2-1 systemet har ytterligare
1,5 % battre turbinverkningsgrad.
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Figur 33. Insprutningsvinkel, forbrukning och gasvéxlingsmedeltryck s f a
luftflode.

Gasvéaxlingsmedeltryckt ar ca 150 mbar battre for 8-4-1 an de
ovriga over hela flodesomradet. Detta ar dock svart att se pa
bransleférbrukningen dar 8-2-1 systemet har lagst forbrukning ca
195 g/kWh. Skillnad i forbrukning ar 2 g/kwh mellan 8-2-1 och 8-
4-2 vilken ar samst, denna beror férmodligen snarast pa den lilla
skillnad i alfa som finns.
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4.2.2.2 Vevvinkelupplost cylindertryck
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Figur 34. Vevinkeluppl6st cylindertryck under avgastakten vid 1200 varv/min
och 27 kg/min i flode.

Cylindertrycket under avgastakten ar vid 1200 varv/min for 8-4-1
valdigt lika mellan cylindrarna. 8-4-2 systemet har samma
tendens som vid 1000 varv. Daremot verkar storningar i 8-2-1
systemet vara mer patagliga dar alla cylindrar far nadgon form av
storpuls. Restgaspulserna i 8-2 systemet har blivit nagot
kraftigare vid 1200 varv/min.

4.2.3 1500 varv/min

Kylningen har aterigen varit nagot battre for 8-4-1, skillnaden ar
dock bara 1 grad efter laddluftkylare. Matdata som varit lika
mellan proven redovisas i tabell 9.

Tabell 9. Nagra viktiga variabler som varit konstanta mellan proven.

Pt Tryck i branslelist 1400 bar

My Insprutad mangd 281 mg/Insprutning
Specifik NOx 9 g/kWh

Pr2 Avgasmottryck 260mbar, QG23 39 kg/min

Pc1 Tryck fore kompressor -46mbar, QLO1 37 kg/min
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4.2.3.1 VGT svep
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Figur 35. Tryck, temperatur och verkningsgrader s f a luftflode.

Vid 1500 varv/min ar volymetrisk verkningsgrad ca 1,5 % samre
for 8-2 systemet an 8-4 systemet. Detta syns i trycket efter
kompressorn dar skillnaden ar 50 mbar mellan systemen.
Kompressorverkningsgraden ar ganska lika mellan systemen 8-4-
1 ar nagot battre. Temperatur efter kompressor ar lika mellan
proven.
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Figur 36. Tryck, temperatur och verkningsgrad pa avgassidan s f a

Tryck fore turbin ar lika for enkeportsturbin, 8-4-2 systemet har
ungefar 100 mbar hogre tryck och 8-2-2 ytterliggare 100 mbar
hogre. Temperaturen fére turbin ar 20 C lagre med 8-4-2 &n 8-2

avgasmassflode.

system, 8-2-1 och 8-2-2 lika, 8-4-1 har lagst temperatur fore

turbin, ca 20 °C lagre an 8-4-2. Turbinverkningsgraden béattre for
enkelinloppsturbin, 3 % hdgre an med 8-4-2 vilken i sin tur ar 1,5

% hogre an 8-2-2.
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Figur 37. Insprutningsvinkel, forbrukning och gasvéxlingsmedeltryck s f a
luftflode.

8-4-1 har 150 mbar lagre gasvaxlingsmedeltryck an 8-2-1 dver
hela flodesomradet. Dubbelinloppsturbinerna ar ytterligare 50 —
100 mbar samre dar 8-4-2 verkar nagot battre an 8-2-2. Specifik
bransleforbrukning ar lagst for 8-4-1 ca 200,5 g/kWh, skillnaden
ar inte sa stor i specifik bransleforbrukning vilket eventuellt kan
forklaras av nagot senare insprutning.
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4.2.3.2 Vevvinkelupplosta cylindertryck
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Figur 38. Vevinkelupplost cylindertryck under avgastakten vid 1500 varv/min
och luftfléde ca 35,5 kg/min.

Tendenserna ar de samma vid 1500 varv som tidigare. Noterbart
att 8-4 systemet inte verkar utsattas for 180° pulser i samma
utstrackning som 8-2 systemet.

4.2.4 1900 varv/min

Viktiga data som inte skiljer sig namnvart mellan proven aterfinns
i tabell 10.

Tabell 10. Nagra viktiga varibler som varit konstanta mellan proven.

Pt PM26 | Tryck i branslelist 1500 bar
My QBO2 | Insprutad mangd 232 mg/Insprutning

QG71 | Specifik Nox 9 g/kWh

PG23 | Avgasmottryck 320 mbar, QG23 43 kg/min
Pc1 PL17 | Tryck fére kompressor -60 mbar, QLO1 42 kg/min




4.2.4.1 VGT-svep
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Figur 39. Tryck, temperatur och verkningsgrader pa luftsidan s f a luftflode.

Vid 1900 varv/min ar volymetrisk verkningsgrad ungefar 2 %
battre for 8-4 systemet. 8-2-1 systemet klart sdmst volymetrisk
verkningsgrad, tryck efter kompressor skiljer sig 50 — 100 mbar
jamfort med 8-4-1. Kompressorverkningsgraden skiljer inte
namnvart mycket mellan proven trots den stora skillnaden i tryck
efter kompressor.
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Figur 40. Tryck, temperatur och verkningsgrad pa avgassidan s f a
avgasmassflode.

Trycket fore turbin ar hogst for 8-2-2. Upp till 200 mbar hogre an
8-4-1. Temperatur ca 30 C lagre for 8-4-1 an 8-2 system.
Turbinverkningsgraden ar 1 % battre med 8-4-1 &n 8-2-1, 8-2-2
ytterligare 2 % samre.
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Figur 41. Forbrukning, insprutningsvinkel och gasvaxlingsmedeltryck som
funktion av luftfléde.

Gasvéaxlingsmedeltryckt ar vid 1900 varv/min 200 mbar lagra for
8-4-1 an 8-2-1. 8-2-2 systemet ar ytterligare 50 -100 mbar
samre. Samst gasvaxling har 8-2-2 dar skillnaden ar 400 mbatr till
8-4-1 systemet vid 42.5 kg/min i avgasmassflode. Tendensen
fran 1500 varv/min forstarks. Bransleforbrukningen ar lagst 209
g/kWh for 8-4-1, denna konfiguration klarar aven 0,2 i bosch vid
detta flode, det gor inte de andra konfigurationerna.
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4.2.4.2 Vevvinkelupplosta cylindertryck
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Figur 42. Cylindertryck under avgastakten for alla avgassamlarkonfigurationer
vid 1900 varv/min och luftfléde 41,5 kg/min.

Samma tendenser som tidigare. 8-4-1 ar valdigt jamn mellan
cylindrarna, 8-4-2 far stérning pa cylinder 1 och 6. Samma
storning for avgassamlarsystem 8-2 men pa cylinder 4 och 7.
Restgaspulserna forstarks ytterligare for avgassamlare 8-2.
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5. Diskussion kring resultat fran simulering och prov

For att verifiera hur val de konceptgrundande GT-Power
simuleringarna stammer dverens med verkligheten sa jamfors
dessa med uppmatta resultat. Hansyn tas till inbordes
nivaskillnader mellan modeller vid prov och simulering.

5.1 Medelvardesbildade variabler

1200 varv/min
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Figur 43. Temperatur fore turbin vid 1200 varv/min, uppmatt och simulerat.

Temperatur fore turbin stammer val mellan simulering och prov,
figur 43. Temperatur ca 30 °C lagre for 8-4-1 och 8-4-2 jamfort
med 8-2-1 och 8-2-2 bade i simulering och vid prov.
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Figur 44. Tryck fére turbin vid 1200 varv/min, uppmatt och simulerat.



Tryck fore turbin stammer val mellan simulering och prov, jamfor
figur 44. Tryck fore turbin skiljer 0,2 bar mellan enkelport och
dubbelport vilket ocksa stammer bra.
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Figur 45. Turbinverkningsgrad vid 1200 varv/min, uppmétt och simulerat.

Turbinverkningsgrad 3,5 % skillnad mellan 8-2-1 och 8-2-2 i
simulering och prov, 8-4-1 har vid prov 1,5 % lagre
turbinverkningsgrad an 8-2-1, figur 45, vilket inte stammer
overens med simulering, har verkar GT-Power missa nagot i
turbinverkningsgrad. Den stérre volymen ar inte lika gynnsam
som simulering visar. Enkelportsturbin ger dock betydligt battre
turbinverkningsgrad an dubbelportsturbin.
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Figur 46. Volymetrisk verkningsgrad vid 1200 varv/min, uppmétt och
simulerat.



Simulerat ar volymetrisk verkningsgrad 3 % battre med 8-4
system an 8-2 system vid 1200 och 1500 varv/min. Vid prov,
figur 46, ar skillnaden bara 1 — 1,5 %.
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Figur 47. Gasvaxlingsmedeltryck vid 1200 varv/min, uppmatt och simulerat.

Gasvaxlingsmedeltryck skiljer sig at vid 1200 varv/min, inbdrdes
ordning ar densamma mellan prov och simulering men
nivaskillnad mellan 8-4-1 och 8-4-2 ar 200 mbar vid prov, figur
33, och 400 mbar vid simulering. Skillnaden i
gasvaxlingsmedeltryck mellan 8-2-1 och 8-2-2 ar i simulering 200
mbar men vid prov nastan obefintlig, figur 47.

5.2 Cylinder till cylinder variationer
Spridning mellan cylindrarna for de olika avgassamlarna.

Koncept 8-4-1 Koncept 8-4-2
0.6 T T
1200 RPM

1200.RPM |

R e : -
! ! ! - Motorprov
09 df-o- ... | —— Simulerat |

00—~  ERRRRREE REEEEEES e e R 0.0

Gasvaxlingsmedeltryck [bar]
Gasvaxlingsmedeltryck [bar]

| : E— Motorprov
S T —  Simulerat |-

yok [bar]
ck [bar]

5 ‘ 5
= . )
< <
2.0-F------- et e e e AR TR
2.5F - e e SRR ;
30 7 3 T T T T T 7
1 2 3 6 7 8

%ylmder [nr]5 4Cy\indey [nr]5
Figur 48. Cylindervariation i gasvaxlingsmedeltryck vid prov och simulering
med 8-4 system.



Spridningen mellan cylindrar verkar inte stdmma helt mellan prov
och simulering fér 8-4 avgassamlarsystem. Nivan pa spridningen
med 8-4-1 systemet ar ungefar 0,4 bar mot simulerat ca 0,2 bar,
figur 48. Jamforelsen mellan prov och simulering med 8-4-2
systemet stdmmer battre om man ser till spridning, har ar
skillnaderna nastan obefintliga.
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Figur 49. Cylindervariation i gasvaxlingsmedeltryck vid prov och simulering
med 8-2 system.

Cylindervariation i gasvéaxlingsmedeltryck med 8-2-1 systemet
verkar vara nagot mindre vid prov an simulering, framforallt
cylinder 2 och 7 verkar inte fa lika stora storningar vid prov som
simulerat, figur 49. For 8-2-2 systemet stammer tendenser i
spridning val mellan prov och simulering, nivan pa spridningen ar
dock inte sa stor. Tendenser verkar vara att enkelportsturbin ger
kraftigare storpulser mellan bankarna vid prov an simulering,
vilket tyder pa att det ar svart att simulera turbogrenroret. 8-2
systemet ar nagot jamnare vid prov an simulerat.

5.3 Vevvinkelupplosta cylindertryckspar

For att forsta skillnader i cylindervariation mellan simulering och
prov sa jamfors cylindertryckspar under avgastakten.

5.3.1 8-4-1 System

Cylindertryck i cylinder 2 och 6 under gasvaxlingen vid sim och
prov.
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Figur 50. Cylindertryck under avgastakten 1200 varv/min, simulerat och
uppmatt.

Formen pa kurvan for cylinder 2 stammer val mellan prov och
simulering, figur 51. Cylinder 6 far en tydlig 90° puls vid prov
vilken inte alls ar sa kraftig vid simulering. Tyder pa att GT-Power
missar avgaspuls fran cylinderbank ett (cylinder 3), kan aven
bero pa backstrémning 6ver ventilen.

5.3.2 8-4-2 System

Cylindertryck i cylinder 2 och 6 under gasvaxlingen vid simulering
och prov. Cylindertycket under avgastakten stammer val mellan
prov och simulering, figur 51.
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Figur 51. Cylindertryck under avgastakten 1200 varv/min, simulerat och
uppmatt.

5.3.3 8-2-2 System

Cylindertryck i cylinder 2 och 6 under gasvaxlingen vid simulering
och prov. Cylindertycket under avgastakten stammer val mellan
prov och simulering, figur 52.
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Figur 52. Cylindertryck under avgastakten 1200 varv/min, simulerat och
uppmatt.

5.3.4 8-2-1 System

Cylindertryck i cylinder 2 & 6 under gasvéaxlingen vid 1200

varv/min, simulerat och provat.
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Figur 53. Cylindertryck under avgastakten vid 1200 varv/min, simulerat och
uppmatt.

Cylinder 2 stammer val mellan simulering och uppmatt. Cylinder

6 far en 180 puls vid prov vilken inte syns i simulering figur 53.

Cylindertryck [bar]
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6. Slutsatser

Skillnader i prestanda mellan modeller i GT-Power beror pa tva
faktorer. Den ena ar att enkelportsturbin ger en hogre
turbinverkningsgrad over hela varvtalsregistret vilket i sin tur
beror pa ett jamnare flode av avgaspulser. Aven den storre
volymen da bankarna ar kortslutna paverkar
turbinverkningsgraden positivt, dd minskar fluktuationer i tryck
och massflode vilket i sin tur minskar arbetsomradet i
turbinmappen. Den andra faktorn ar pulsationer i avgassamlarna,
90° pulser, vilka stor avgastakten pa vissa cylindrar. Detta visar
sig tydligt da tandfoljden andras och prestandaskillnad mellan 8-
4-1 och 8-4-2 ar i stort sett obefintlig.

Motorproven visar att 8-4-1 system ar mest gynnsamt med
avseende pa gasvaxling och jamnhet mellan cylindrar.
Tendenserna fran GT-Power simuleringar visar sig stamma val
med avseende pa spridning mellan cylindrar och
medelvardesbildat gasvaxlingsmedeltryck. Skillnader mellan i
gasvaxlingsmedeltryck ar inte sa stor vid prov som GT-Power
visar. Detta beror framst pa overféringen av pulser mellan
bankarna med enkelportsturbin vilket innebar att GT-power har
svart att simulera turbogrenroéret. Det faktum att
turbinverkningsgraden for 8-2-1 &ar hogre an for 8-4-1 vid 1000
och 1200 varv/min sager att en mindre avgassamlarvolym ar
positivt vid lagre floden. Detta tyder pa att turbinen ar battre pa
att utnyttja pulsenergin i avgaserna &n vad som simuleras.
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Bilaga 1. Nomenklatur

Forkortning Beskrivning Enhet
Tatm Omgivningstemperatur [°C]
Tim Temperatur i flodesmatare [°C]
Tco Temperatur fore kompressor [°C]
Tco Temperatur efter kompressor [°C]

T Temperatur inlopp motor [°C]
Tcool Temperatur Kylluft [°C]
T Temperatur turbininlopp mv [°C]
Tr11 Temperatur turbininlopp 1 [°C]
Tr12 Temperatur turbininlopp 2 [°C]
T12o Temperatur efter turbin [°C]
Patm Atmosfarstryck [mbar]
Pim Tryck i flodesmatare [mbar]
Pc1 Tryck fére kompressor [mbar]
Pc2 Tryck efter kompressor [bar]

Pi Tryck inlopp motor [bar]
PT11 Tryck turbininlopp ett (1,2,3,4 & 3,4,6,8) [bar]
PT12 Tryck turbininlopp tva (1,2,5,7 & 5,6,7,8) [bar]
P12 Tryck efter turbin [bar]
Pback Avgasmottryck [mbar]

Ny Volymetrisk verkningsgrad [%]

Nc Kompressorverkningsgrad [%]
F/IA Bransle luft forhallande

Nt Turbinverkningsgrad energibalansberaknad [%]

My Branslemassflode [g/min]
M Insprutad mangd, delta [mg/inspr.]
sfc Specifik bransleforbrukning [9/kWh]

m, Luftmassfléde [kg/min]
my Branslemassflode [g/min]

M, Avgasmassfléde [kg/min]

N Motorvarvtal [varv/min]
Nt Turbinvarvtal [varv/min]

M Motormoment [Nm]
SOl Insprutningsperiodens bdrjan, alfa [CA]

Ps Tryck i branslelist [bar]
Peyi Cylindertryck [bar]
Cpa Specifik varmekapacitet luft [J/kgK]
NOXx Specifik NO, emission [a/kWh]

V Slagvolym [dm?]
Cpp Specifik varmekapacitet avgaser [J/kgK]
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Bilaga 2. Berakningar

Nedan redovisas nagra viktiga berakningar av verkningsgrader
och massfloéden vilka finns med i redovisade resultat.
Berédkningarna ar hamtade ur [5], forklaring till forkortningar
finns i bilaga 1.

Luftmassflode

m, = HKONST x Ax B

1000~ T, +273

B=\ABS(p,)

HKONST = XL04x ABS(p,)+ XL03
beror pa Holsetflansens storlek

XL03 =6.362

XL04 =-0.000660

A:me . 298

Specifik varmekapacitet for luft

C,, =16744* ((((((-0.175910 + 0.131916 * YPRIM) x XPRIM
+0.487681-0.329177 * YPRIM) x XPRIM
-0.495193 + 0.303892 * YPRIM) x XPRIM
+0.204002 - 0.136826 * YPRIM) x XPRIM
-0.00537264 + 0.0439355* YPRIM) x XPRIM
+0.0598376 + 0.00381017 * YPRIM)

9x (T, +273) — 2000
20000

XPRIM =

YPRIM =0

Kompressorverkningsgrad

(x-1)/x
7l =100 (Te, +273) x[( Pcz 1000+ pyy, ] _]}

(Tcz _Tc1) Pc1 + Pam
_ Cea
(C,, —287,369)
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Volymetrisk verkningsgrad

i 2
~1 a
My =100 0ok, N

(T, +273)x 287,369 V /1000

Avgasmassflode

mf
1000

m, = m, x

Specifik varmekapacitet avgaser

C,, =16744* ((((((-0.175910 + 0.131916* YPRIM) x XPRIM
+0.487681-0.329177 * YPRIM) x XPRIM
-0.495193+ 0.303892* YPRIM) x XPRIM
+0.204002 - 0.136826 * YPRIM) x XPRIM
-0.00537264 + 0.0439355* YPRIM) x XPRIM
+0.0598376 + 0.00381017 * YPRIM)

9x (T,, + 273) — 2000

20000
YPRIM =10xF/A om 10xF/A<0,698

YPRIM = 0,698 om 10xF/A>0,698

XPRIM =

Turbinverkningsgrad energibalansberaknad

7. =100 m, ><Cpa x(Tey = Tey)
.=

Ifﬁf
+

 * 100g) oo * (T +273)x (L- RG03'¥)

(m

Ca
C,, — 287,369

Specifik bransleférbrukning

1000 x 60 x m
sfc =

2xTxMxn
n— ANTAL MOTORVARY UNDER BRANSLEMATNING
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