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Zusammenfassung

Im Bereich der mittel-schweren bis schweren LKW-Motoren
existieren zahlreiche Konzepte zur Nutzung alternativer Kraft-
stoffe. Das Konzept der stéchiometrischen Verbrennung in einem
Ottomotor hat grofle Vorteile hinsichtlich Emissionen, Bauraum,
Gewicht, Flexibilitdt und Robustheit, jedoch Nachteile in Bezug
auf den Wirkungsgrad. In der vorliegenden Arbeit werden daher
Methoden zur Wirkungsgradoptimierung von stochiometrisch
betriebenen Ottomotoren mit dem Fokus auf LKW-Anwendungen
aufgezeigt. Speziell der Hochlastbereich steht bei diesen Motoren
im Vordergrund, weshalb das Augenmerk auf die Reduzierung der
Klopfneigung gelegt wurde. Der Schwerpunkt wurde hierbei auf die
Nutzung von gekiihlter AGR sowie den Einfluss der Steuerzeiten
und des Kraftstoffs gelegt.

Die grundlegenden Effekte wurden anhand umfangreicher Versuche
mit einem Einzylinder-Forschungsmotor analysiert. In einem ersten
Schritt wurde das Brennverfahren durch Versuche mit RON95
optimiert, der zweite Schritt umfasste eine Gegeniiberstellung der
Kraftstoffe RON95, E25, E85, E97 und Methan beziiglich der
Verbrennungscharakteristik und der Klopfneigung. Der Vergleich
erfolgte auf Basis tief gehender thermodynamischer Analysen der
gemessenen Zylinderdruckverldufe, wobei auch der Einfluss der
Turbulenz im Zylinder beriicksichtigt wurde.

Das entwickelte Brennverfahren wurde auf einen Sechszylinder-
Prototypenmotor iibertragen, wobei speziell die Anforderungen des
Brennverfahrens an die Aufladegruppe und das AGR-System unter-
sucht wurden. Die Experimente wurden mit RON95 durchgefiihrt,
wodurch die untere Grenze des Motorenkonzepts hinsichtlich Leis-
tung und Drehmoment bei Einhaltung gegebener Temperaturlimits
ausgelotet wurde.



Die Ergebnisse der Experimente am Einzylindermotor wurden zur
Entwicklung eines Verbrennungs- und Klopfmodells herangezogen.
Ziel war neben der Beriicksichtigung des Einflusses von AGR und
Kraftstoffeigenschaften auf die Verbrennung und das Klopfverhal-
ten auch eine phanomenologische Berechnung der Flammenkernent-
wicklung. Zu diesem Zweck wurden Untermodelle fiir die laminare
Flammengeschwindigkeit, die Faltung der laminaren Flammenfront
und den Ziindverzug entwickelt bzw. erweitert. Des Weiteren wurde
auch die Beeinflussung der mittleren Flammenfrontoberflache durch
das Loschverhalten der Flamme an Wénden und in Spalten unter-
sucht und in der Modellierung der Oberfliche beriicksichtigt.

Die Giite der Modelle wurde durch den Vergleich gemessener und
simulierter Brennverldufe iiberpriift. Neben dem Einfluss verschie-
dener Randbedingungen wie Kraftstoff, AGR-Rate, Drehzahl, Last
und Schwerpunktlage wurden auch Variationen des Aufbaus unter-
sucht. Hierbei wurde die Vorhersage des Einflusses von Verdich-
tungsverhéltnis, Turbulenzniveau sowie die Ubertragbarkeit des Mo-
dells auf PKW-Motoren iiberpriift. Das Klopfmodell wurde anhand
der Variation der AGR-Rate und der Steuerzeiten an der Klopfgren-
ze im Betrieb mit RON95 bewertet.
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Abstract

There are numerous concepts for the usage of alternative fuels
in medium- and heavy-duty-engines. A concept based on stoe-
chiometric combustion in an otto-engine has favorable properties
regarding emissions, packaging, weight, flexibility and robustness,
but has disadvantages concerning efficiency. Therefore the present
work shows methods for the optimization of stoechiometric otto-
engines in terms of efficiency with the focus on the application
in commercial vehicles. For such engines especially fuel efficiency
under high load conditions is of interest, which shifted the priority
aims on the reduction of the knocking tendency. Therefore the
emphasis has been set on the utilization of cooled EGR, as well as
the influence of inlet valve timing and fuel.

The basic influences have been analyzed by experiments on a single
cylinder research engine. In a first step the combustion system has
been optimized using pure RON95 as fuel. The second step was the
comparison of RON95, E25, E85, E97 and pure methane concerning
combustion characteristics and knocking behavior. The differences
have been shown by the thermodynamical analysis of the cylinder
pressure traces in combination with the influence of turbulence.
The resulting combustion system has been transferred to a six-
cylinder engine in order to analyze the requirements regarding
turbocharging and EGR-System. For those experiments RON95
has been used as fuel, so that the lower performance boundary of
such an engine concept has been demonstrated under fulfillment of
the given temperature limits.

Based on the results of the experiments on the single cylinder en-
gine, a phenomenological combustion and knock model has been
developed. Beside consideration of the influence of residual gas and
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fuel properties the emphasis during the development has been set
to the phenomenological modeling of the flame kernel development.
For this purpose submodels for the laminar flame speed, the folding
of the flame area by turbulence and the ignition delay have been
developed or expanded. Furthermore the influencing of the mean
flame area by flame quenching near walls and in gaps has been ana-
lyzed and considered in a model for the mean flame area.

The quality of the models has been verified by the comparison of
measured and simulated heat release. Beside the influence of fuel,
EGR, speed, load and combustion phasing, different variations of
hardware have been analyzed. The predictions of the influence of
compression ratio, turbulence level and the transfer to significantly
smaller light-duty engines have been verified. The knocking model
has been tested on the basis of EGR and valve timing variations at
the knocking limit for RON95.
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1 Einleitung

Die Reduzierung der COs-Emissionen und die Verringerung der Ab-
héngigkeit von Rohélreserven zéhlen zu den gréfiten Herausforde-
rungen im Transportwesen. Neben dem hohen Anteil der Kraftstoff-
kosten an den Betriebskosten eines Nutzfahrzeugs wird in Zukunft
auch die Gesetzgebung in den verschiedenen Regionen eine Rolle
spielen. In Japan gibt es bereits einen bindenden COs-Grenzwert
und in den anderen Triade-Mérkten wird an derartigen Gesetzge-
bungen gearbeitet.

Die Erfiillung dieser Grenzwerte kann zum einen iiber die Optimie-
rung des Kraftstoffverbrauchs der etablierten Technologien erreicht
werden, zum anderen ist auch der Einsatz alternativer Kraftstoffe
ein probates Mittel zur Verbesserung der CO»-Bilanz eines Nutz-
fahrzeugs. Dariiber hinaus kann durch diese Kraftstoffe die Abhéin-
gigkeit von den Roholreserven generell und in speziellen Fillen auch
die Abhéngigkeit von Rohoélimporten deutlich reduziert werden.
Letzteres steht speziell bei der Ausbeutung der sogenannten unkon-
ventionellen Erdgasvorkommen wie z. B. Schiefergasvorkommen im
Vordergrund, die durch die Entwicklung des "Hydraulic Fracturing’-
Verfahrens genutzt werden kénnen [125]. Weltweit wurden sehr
grofle Vorkommen dieser Art gefunden, weshalb Erdgas langfristig
das Potential zugesprochen wird, Erdol als Hauptenergietrager ab-
zulosen [34]. In den USA wird diese Form der Erdgasvorkommen
mittlerweile sehr intensiv ausgeschopft, wodurch Nordamerika in-
zwischen sogar Russland als grofiten Erdgasproduzenten abgelost
hat. Gas kann demnach bei der Zielsetzung im Transport unabhén-
gig von Energieimporten zu werden eine zentrale Rolle spielen. Dass
diese Entwicklung auch beziiglich der COz-Emissionen von Vorteil
sein kann, zeigt Abbildung 1.1. Das Verhéltnis von Wasserstoff zu
Kohlenstoff ist bei Methan deutlich giinstiger als bei den erdélba-
sierten Kraftstoffen Diesel und Benzin. Das fithrt in Kombination
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Abbildung 1.1: Vergleich des spezifischen Kohlenstoffgehalts und
der Energiedichte verschiedener Kraftstoffe

mit dem hohen unteren Heizwert zu einem um ca. 25% niedrigeren
spezifischen Kohlenstoffgehalt und entsprechend niedrigeren CO2-
Emissionen. Ethanol als weiterer alternativer Kraftstoff weist zwar
auch ein giinstiges Verhéaltnis von Wasserstoff zu Kohlenstoff auf,
aufgrund des niedrigen unteren Heizwertes ist der spezifische Koh-
lenstoffgehalt jedoch nur geringfiigig niedriger als der von Diesel
oder Benzin.

Neben den C'Os-Emissionen spielt die Reichweite im Transportsek-
tor eine wichtige Rolle, weshalb auch die Energiedichte eines Ener-
gietrégers von Interesse ist. Ethanol kann in fliissigem Zustand ge-
speichert werden, wodurch keine grofleren Eingriffe in das Tank-
system notwendig werden. Durch den erheblich niedrigeren unteren
Heizwert sinkt die Energiedichte jedoch um ca. 40%, was gegebe-
nenfalls durch eine Vergroflerung der Tanks ausgeglichen werden
muss. Methan hingegen liegt bei Standardbedingungen gasférmig
vor, was eine Speicherung des Kraftstoffes in Druckbehéltern be-
dingt. Typischerweise wird das Gas dabei auf 300bar komprimiert
(CNG), um die Speicherdichte zu erhohen. Trotzdem sinkt die Ener-
giedichte, verglichen mit Dieselkraftstoff, auf weniger als ein Drittel.
Um Gas im Fernverkehr dennoch nutzbar zu machen, wird in den
letzten Jahren zunehmend iiber die fliissige Speicherung in kryo-



genischen Tanks diskutiert. Durch die fliissige Speicherung bei ca.
-150°C und einem Druck von 3bar kann die Energiedichte mehr
als verdoppelt werden, was zu Werte auf dem Niveau von Ethanol
fiihrt. Das Tanksystem wird jedoch erheblich aufwendiger und teu-
rer. Uberdies muss beriicksichtigt werden, dass Methan stirker zum
Treibhauseffekt beitrdgt, weshalb Leckage aus den Tanksystemen
und die Methan-Emission des Motors in der C'Os-Bilanz beriick-
sichtigt werden miissen.

Zusétzliches Potential bietet die Produktion der alternativen Kraft-
stoffe aus regenerativen Quellen. Abbildung 1.2 zeigt beispielhaft
das C'Os-Reduktionspotential von Biogas bzw. Bioethanol. Die Da-
ten stammen aus einer Well-to-Tank-Analyse der Européischen Uni-
on aus dem Jahr 2013. Generell werden bei diesen Well-to-Tank-
Analysen zahlreiche Annahmen getroffen, wodurch sich kein fester
Wert fiir die COz-Reduktion angeben lisst, sondern lediglich ein
mehr oder weniger breites Streuband. Im gezeigten Diagramm wird
zur besseren Ubersicht nur der Mittelwert fiir einzelne Ausgangsstof-
fe dargestellt, fiir eine detaillierte Aufschliisselung der Einzelheiten
und weitere Daten wird auf die Studie [37] verwiesen.

Es zeigt sich sehr deutlich, dass sowohl durch den Einsatz von Biogas
als auch von Bioethanol ein erhebliches C'Os-Reduktionspotential
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Abbildung 1.2: Well-to-Tank Analyse von Methan und Ethanol bei
verschiedenen Ausgangsstoffen (Quelle: [37])
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vorhanden ist. Es ist jedoch auch offensichtlich, dass das Potential
speziell im Fall von Ethanol sehr stark vom verwendeten Ausgangs-
stoff abhéngt. In den USA wird Ethanol gréfitenteils aus Mais und
Weizen hergestellt, was den Nutzen fiir die CO,-Bilanz stark ein-
schrankt. Brasilien hingegen setzt hauptséichlich auf Ethanol auf
Basis von Zuckerrohr und hat bereits ein flichendeckendes Versor-
gungsnetz, wodurch Ethanol dort eine sehr interessante Alternative
zu fossilen Kraftstoffen darstellt.

1.1 Stand der Technik - Ethanol- bzw.
Gasmotoren fiir LKW-Anwendungen

Die Kraftstoffe Ethanol und Gas fithren bisher lediglich ein Nischen-
dasein im Bereich der LKW-Motoren. Trotzdem werden im Rahmen
von Kleinserien oder Vorentwicklungsprojekten diverse Technologie-
ansétze entwickelt. Generell lassen sich diese Technologien in drei
Bereiche einteilen:

e Nutzung als Ersatzkraftstoff im Dieselprozess

o Teilweiser Ersatz des priméren Kraftstoffes durch Gas oder
Ethanol (Dual-Fuel-Motoren)

e Verbrennung im Ottoprozess

Die Nutzung von Ethanol als Ersatzkraftstoff fiir Diesel wurde
1996 in einem Pilotprojekt von Archer Daniels Midland untersucht.
Dabei wurde eine Mischung aus 95% FEthanol und 5% Benzin
direkt in einen modifizierten Zwei-Takt-Motor von Detroit Diesel
eingespritzt. Um eine sichere Selbstziindung des Ethanols zu
gewdhrleisten, wurde das Verdichtungsverhéltnis von 18 auf 23
erhoht. Der Motorstart wurde durch den Einbau von Gliithkerzen
unterstiitzt. Es wurde generell ein Verbrauchsnachteil gegeniiber
dem baugleichen Dieselmotor von ca. 8% festgestellt. Die Partikel-
und Stickoxid-Emissionen sind deutlich niedriger, jedoch steigen
die Emissionen von Kohlenmonoxid und unverbrannten Kohlenwas-
serstoffen [109].



1.1 Stand der Technik - Ethanol- bzw. Gasmotoren fiir
LKW-Anwendungen

Einen dhnlichen Weg beschreitet Scania mit einem Fiinf-Zylinder-
Motor mit 8.9 Liter Hubraum, einer maximalen Leistung von
200kW und 1200Nm maximalem Drehmoment. Als Kraftstoff
ist eine Mischung aus Ethanol und einem Ziindbeschleuniger
vorgegeben, wodurch die Verfiigharkeit des Kraftstoffes zuséatzlich
eingeschréankt wird. Das Verdichtungsverhéltnis wurde bei diesem
Motor auf 28:1 erhoht, als maximaler Wirkungsgrad wird 44%
angegeben [108].

Durch das hohe Verdichtungsverhéltnis sind diese Motoren generell
einer hoheren mechanischen Belastung ausgesetzt und die Leistung
ist entsprechend eingeschréankt. Vorteilhaft ist, dass der Wirkungs-
grad in der gleichen Region eines vergleichbaren Dieselmotors
bleibt. Zur Erfiillung der strengen Euro 6 oder EPA 10 Gesetzge-
bung wird jedoch eine aufwendige Abgasnachbehandlung bendétigt.

Dual-Fuel-Motoren nutzen zwei Kraftstoffe zum Betrieb des Mo-
tors, wobei im Normalfall ein alternativer Kraftstoff wie Ethanol
oder Gas in Kombination mit Diesel zum Einsatz kommt. Eine
spezielle Form dieses Konzeptes ist das HPDI-Verfahren, das von
der Firma Westport entwickelt und vermarktet wird [144]. Bei
diesem Verbrennungskonzept werden Diesel und Gas direkt tiber
einen Doppel-Injektor in den Zylinder eingespritzt. Zunéchst wird
iiber die innere Nadel des Injektors eine kleine Pilotmenge Diesel
eingespritzt, die lokal die Temperatur im Brennraum erhoht.
Sobald diese Pilotmenge brennt, wird tiber die duflere Nadel Gas
eingeblasen, das sich an der brennenden Piloteinspritzung entziin-
det. Die weitere Verbrennung des Gases lauft mischungskontrolliert
ab, weshalb es sich dabei weitestgehend um einen Dieselpro-
zess handelt. Der Vorteil dieses Konzeptes ist ein relativ hohes
Wirkungsgradniveau, knapp unterhalb des Wirkungsgrades eines
Dieselmotors. Das Gas wird unter hohem Druck in den Brennraum
eingebracht, so dass eine nicht unerhebliche Menge Energie zur Ver-
dichtung bereitgestellt werden muss, was den Verbrauch des Motors
erhoht. Durch die grofie Ndhe zum Dieselprozess ergeben sich die
gleichen Probleme hinsichtlich Partikel- und Stickoxidemissionen.
Dariiberhinaus kann der Ausstol von unverbranntem Methan
problematisch sein, was aufgrund des niedrigen Temperaturniveaus
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speziell im Teillastbereich eine Rolle spielt. Es muss entsprechend
ausreichend Bauraum fiir die Abgasnachbehandlung mit SCR, DPF
und Oxi-Kat, sowie drei Tanks fiir Diesel, Gas und Harnstofflésung
vorhanden sein. Dies bringt nutzlastseitig Nachteile mit sich.

Die weiteren Dual-Fuel-Konzepte setzen auf eine Saugrohrein-
spritzung bzw. -eingasung des alternativen Kraftstoffes und eine
direkte Einspritzung von Diesel. Ein von der MTU Friedrichs-
hafen vorgestelltes Konzept nutzt eine Dieselpiloteinspritzung
zur Initialisierung einer HCCI-Verbrennung von Ethanol oder
Benzin [132]. Durch die Kombination eines Kraftstoffes mit hoher
Cetan-Zahl (Diesel) und eines mit niedriger (Ethanol, Benzin) kann
das HCCI-Verfahren kennfeldweit eingesetzt werden. Im oberen
Lastbereich werden zur Vermeidung von zu hohen Druckgradienten
hohe AGR-Raten von tber 50% notig. Durch die teilhomogene
Verbrennung sind die Partikel- und NO,-Emissionen sehr niedrig,
die CO-Emissionen jedoch erhoht, so dass lediglich ein Oxidati-
onskatalysator zur Oxidation des Kohlenmonoxid notwendig ist.
Die niedrigen Abgastemperaturen stellen jedoch auch bei diesem
Verfahren ein Problem fiir die Abgasnachbehandlung dar. Das
angegebene Wirkungsgradmaximum liegt bei 42% [133].

Alternativ zu diesem Verfahren kann die Einbringung der alter-
nativen Kraftstoffe in das Saugrohr auch dazu verwendet werden,
den Diesel teilweise zu substituieren, was sowohl von Volvo Trucks
(LNG als alternativer Kraftstoff [138]) als auch von Iveco (Ethanol
als alternativer Kraftstoff [65]) eingesetzt wird. Das hat den
Vorteil, dass der Dieselmotor weitestgehend unverandert bleibt und
auch rein mit Diesel betrieben werden kann. Dies ermoglicht eine
entsprechend hohe Reichweite und die Abhéngigkeit vom Ausbau
eines flichendeckenden Tankstellennetzes fiir die alternativen
Kraftstoffe sinkt. Der Wirkungsgrad wird durch die Einbringung
des Kraftstoffes in das Saugrohr nur minimal beeinflusst, es
entsteht jedoch ein homogen mageres Gemisch im Zylinder, was
zu erhohten Emissionen von unverbrannten Kohlenwasserstoffen
und Kohlenmonoxid fiithrt. Dies ist im Fall von Gas aufgrund der
niedrigen Abgastemperaturen und der hohen Oxidationsstabilitét
von Methan durchaus problematisch [91]. Der Nutzlastnachteil
durch die drei verschiedenen Betriebsstoffe und die umfangreiche
Abgasnachbehandlung fiir den Dieselbetrieb ist auch bei diesem



1.2 Motivation und Zielsetzung

Konzept vorhanden. Zudem ist zur Erfiilllung der strengen Euro
6 Grenzwerte ein leistungsfahiges und entsprechend kosteninten-
sives Diesel-Einspritzsystem fiir den reinen Dieselbetrieb notwendig.

Die ottomotorische Verbrennung ist die am weitesten verbreitete
Technologie im Bereich der Verbrennung alternativer Kraftstoffe in
LKW-Motoren. Speziell Gas-Ottomotoren sind schon seit l&ngerer
Zeit in Serie. Zur Anwendung kommen sowohl magere als auch sto-
chiometrische Verfahren, wobei die Magermotoren bis zur Emissi-
onsstufe Euro 5 lediglich mit einem Oxidationskatalysator ausge-
stattet sind. Aufgrund der niedrigen Emissionsgrenzwerte der Euro
6 Gesetzgebung wird bei neueren Motoren hiufig eine stochiometri-
sche Verbrennung in Kombination mit einem 3-Wege-Katalysator
eingesetzt, wobei in einigen Félle gekiihlte AGR zur Senkung der
Abgastemperatur genutzt wird. Die Verschirfung der Grenzwerte
fir CHy- und NO,-Emissionen macht die Entwicklung homogener
Magermotoren aufgrund der niedrigen Abgastemperaturen in der
Teillast d&uBlerst schwierig.

Die stochiometrischen Verfahren haben einen grofien Vorteil hin-
sichtlich Nutzlast und Kosten, da lediglich ein 3-Wege-Katalysator
benétigt wird. Zudem ist die Adaption an andere alternative Kraft-
stoffe relativ leicht. Der Wirkungsgrad der konventionellen Ottomo-
toren ist jedoch deutlich geringer, als der von Dieselmotoren.

1.2 Motivation und Zielsetzung

Das vorangegangene Kapitel hat gezeigt, dass alternative Kraftstof-
fe in Zukunft eine groflere Rolle spielen kénnten als bisher. Der
Ottomotor hat hinsichtlich Emissionen, Bauraum, Nutzlast und vor
allem Kosten Vorteile gegeniiber anderen Konzepten, dem gegen-
iiber stehen wirkungsgradseitig Nachteile. Auf dem Weg zur opti-
malen Plattform fiir alternative Kraftstoffe muss demnach speziell
am Wirkungsgrad gearbeitet werden.

Ein Ziel dieser Arbeit war daher das Aufzeigen moglicher Metho-
den zur Wirkungsgradsteigerung von stochiometrischen Motoren



1 Einleitung

anhand von Experimenten am Einzylinder-Forschungsmotor. LKW-
Motoren werden im Gegensatz zu PKW-Motoren haufig im Hoch-
lastbereich betrieben, weshalb dem Klopfverhalten besondere Auf-
merksamkeit gewidmet werden muss. Down-Sizing- Ansétze, wie sie
aktuell im PKW-Bereich Anwendung finden, sind daher nicht ziel-
fiihrend. Die Reduzierung der Klopfneigung wurde auf der einen
Seite durch den Einsatz gekiihlter AGR erreicht und auf der ande-
ren Seite durch die Beeinflussung der Zylindertemperatur iiber die
Steuerzeiten der Einlassventile. Auf Basis des entwickelten Brenn-
verfahrens wurde der Einfluss von Ethanol auf das Klopfverhalten
und somit den maximalen Wirkungsgrad des Motors untersucht, wo-
bei neben reinem Ethanol auch Mischungen aus Benzin und Etha-
nol betrachtet wurden. Die Ergebnisse im Benzinbetrieb wurden
anschliefend auf einen Sechszylinder-Motor iibertragen, um aufzu-
zeigen wie das Potential des entwickelten Brennverfahrens optimal
genutzt werden kann.

Der zweite Schwerpunkt dieser Arbeit war die Bereitstellung ge-
eigneter Methoden zur Simulation des Hochdruckprozesses bei Ver-
wendung verschiedener alternativer Kraftstoffe. Ziel dabei war es,
den Entwicklungsprozess zu vereinfachen und die Optimierung des
Motors zu unterstiitzen. Speziell die Adaption der ottomotorischen
Plattform an verschiedene Kraftstoffe anhand von Simulationen
stand dabei im Fokus.

Neben der Verbrennung ist bei Ottomotoren das Klopfverhalten ein
elementares Thema, das den Wirkungsgrad stark beeinflusst. Aus
diesem Grund wurde dem Verbrennungsmodell ein Klopfmodell auf
Basis des Klopfintegrals zur Seite gestellt. Sowohl das Verbrennungs-
modell als auch das Klopfmodell wurde fiir die Kraftstoffe Benzin,
Ethanol und Methan unter Beriicksichtigung von gekiihlter Abgas-
riickfithrung entwickelt.

Fir zukiinftige Entwicklungen ist es sinnvoll, sowohl das Klopfmo-
dell als auch das Verbrennungsmodell in eine Entwicklungsumge-
bung wie GT-Power zu implementieren, da dadurch auf der Basis
von Simulationen bereits weitreichende Aussagen hinsichtlich Leis-
tung, Verbrauch und Abgastemperatur fiir die verschiedenen Kraft-
stoffe getroffen werden konnen und auch das transiente Motorver-
halten optimiert werden kann.



2 Versuchsaufbau

Die Versuche wurden sowohl auf einem Einzylinderpriifstand als
auch auf einem Vollmotorenpriifstand durchgefiihrt, wobei der Auf-
bau der zwei Priifstandstypen sehr dhnlich war. Sowohl die Mess-
technik als auch die eingesetzten Bremssysteme unterschieden sich
nur in Details. Zur Messung der AGR-Rate und der Emissionswer-
te kamen Geréte der Firma Amluk zum Einsatz. Die Regelung des
Abgasgegen- und Ladedrucks erfolgte am Einzylinderpriifstand tiber
Klappen, der Vollmotor wurde mit Abgasnachbehandlung aufge-
baut, so dass sowohl am Motoreintritt als auch am Motoraustritt
atmosphérische Bedingungen angelegt werden konnten. Die wich-
tigsten Details zu den Versuchstrigern werden im Folgenden be-
schrieben.

2.1 Versuchstrager

Der tiiberwiegende Teil der Versuche wurde an Aggregaten der
Baureihe 930 durchgefithrt. Zum einen kam ein Einzylinder-
Forschungsmotor zum Einsatz und zum anderen ein Sechszylinder-
Motor derselben Baureihe. Abgesehen davon wurden auch Versuche
mit einem Vierzylinder-PKW-Motor ausgewertet. Tabelle 2.1 gibt
eine Ubersicht iiber die wichtigsten Kenngréfen der Motoren.

Der NFZ-Motor wurde auf den Betrieb als Ottomotor umgeriistet.
Der Zylinderkopf entsprach im Wesentlichen der Dieselbasis, ledig-
lich die Injektorbohrung wurde durch ein M14-Gewinde zur Auf-
nahme der Ziindkerze ersetzt. Dementsprechend lag die Ziindkerze
zentral zwischen den Ventilen. Der Zylinderkopf verfiigte iiber zwei
Einlasskanéle, wobei einer zur Erzeugung einer geeigneten Ladungs-
bewegung als Drallkanal ausgefiihrt war, der andere als Fiillungska-



2 Versuchsaufbau

NFZ PKW
Hub [mm] 135 92
Bohrung [mm] 110 83
Pleuelldnge [mm] 215 138.7
Hubvolumen pro Zylinder [dm3] 1.28 0.498
Verdichtungsverhéltnis [-] 11.0-14.5 94
Anzahl Ventile 4 4
Gemischbildung MPFI DI
Einspritzsystem Siemens Bosch

DK7 HDEV4.1

Tabelle 2.1: Kenndaten der Motoren

nal. Sowohl der Einzylindermotor als auch der Vollmotor waren auf
die Nutzung gekiihlter AGR ausgelegt. Der Vollmotor wurde von ei-
nem VTG-Turbolader aufgeladen und verfiigte iiber ein Niederdruck
AGR-System. Am Einzylinderpriifstand wurde der AGR-Transport
durch einen Verdichter unterstiitzt, so dass die AGR-Rate unabhén-
gig von den gewéhlten Randbedingungen eingestellt werden konnte.
Ein detaillierter Plan des Aufbaus des Einzylinderpriifstands ist in
Abbildung A.1 zu finden. Die Kiihlung des riickgefiithrten Abgases
erfolgte bei beiden Motoren mit Motorkiihlwasser.

Der PKW-Motor war mit einem Dachbrennraum ausgestattet und
verfligte iiber einen Wastegate-Turbolader, ein AGR-System war
nicht verbaut. Ndhere Details zum Zylinderkopf des Motors sind
bei Merdes et al. zu finden [95].

2.1.1 Nockenwellen und Kolben

Am Einzylindermotor wurden sowohl die Nockenwellen als auch die
Kolben variiert. Die Nockenwellen unterschieden sich hauptséchlich
in der Nockenbreite, wodurch ein spéteres Schliefen der Einlass-
ventile realisiert wurde. Der Nockenhub der Basisnockenwelle war
auf beiden Kanélen identisch, was zu einem Drallniveau von ca. 1.5
fithrte. Bei der Variation der Nockenbreite wurde der Nockenhub
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T
—*— Basis

Drallkanal
2 ES60 Drallkanal
12 o ESe5  Drallkanal
—s— ES70 Drallkanal
10 - —e— ES80 Drallkanal
— —e— ES90 Drallkanal
E —-%-- Basis Fillungskanal
= 8 ES60 Fillungskanal
E —-8-- ESB5 Fillungskanal
E 6 —= ES70 Fiillungskanal
3 —--e---- ES80 Fullungskanal [
AL ES90  Fiillungskanal [§
2 L
. | SC .
-360 270 -180 -90 0 90 180
@ [’KW]

Abbildung 2.1: Hubkurven der Nockenwellen

des Fiillungskanals reduziert, so dass das Drallniveau um anné-
hernd 90% gesteigert werden konnte. In Abbildung 2.1 werden
die Hubkurven fiir den Drall- bzw. den Fiillungskanal gezeigt.
Gewechselt wurde lediglich die Nockenwelle auf der Einlassseite,
die Auslassnockenwelle blieb bei allen Variationen unveréndert.

Die unterschiedlichen Kolben, die wéihrend der Versuche zum
Einsatz kamen, sind in Tabelle 2.2 aufgefiihrt. Durch den flachen

e

A"

| ,“’ /7

=
Bezeichnung X039
Vo [em?®] 110 74.54
dpp, [mm] 67.0 65.0
Spp [mm] 26.52 20.0
$q [mm] 0.7 . 0.7
e [-] 11.0 13.0 14.5 13.25

Vpb: Muldenvolumen d,;,: Muldenhalsdurchmesser s,;: max. Muldentiefe sq: Quetschabstand

Tabelle 2.2: Geometrische Daten der Kolbenvarianten
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2 Versuchsaufbau

Zylinderkopf muss das Verdichtungsverhéltnis zum Grofiteil tiber
das Muldenvolumen angepasst werden. Leichte Korrekturen kénnen
iiber die minimale Quetschspalthéhe s, vorgenommen werden.
Zur Erzeugung einer moglichst hohen Turbulenzintensitat iiber
die Quetschstromung wurden dafiir jedoch moglichst kleine Werte
eingestellt. Zur besseren Vergleichbarkeit der Kolben wurde der
Quetschflachenanteil moglichst konstant gehalten, so dass nicht fiir
jede Kolbengeometrie eine eigene Berechnung des Turbulenzniveaus
notwendig war.

2.1.2 Indiziermesstechnik

Die Zylinderdruckaufnahme im Einzylindermotor erfolgte mittels
zweier ungekiihlter Zylinderdruckquarze der Firma Kistler.

Zur Ermittlung der thermodynamischen Gréflen wurde ein Kist-
ler 7013C herangezogen. Dieser war iiber einen Schusskanal mit
dem Brennraum verbunden. Durch diese Mafinahme wurde er vor
zu groffem Wairmeeintrag geschiitzt, wodurch eine Minimierung
des Thermoschock-Fehlers erreicht wurde. Die Pfeifenschwingun-
gen im Schusskanal verfilschen jedoch die Klopferkennung, weshalb
ein weiterer, brennraumbiindig eingebauter Sensor (Kistler 6045A)
zur Klopfdetektion eingesetzt wurde. Neben der Hochdruckindizie-
rung wurden auch die zeitlichen Verldufe des Drucks im Saugrohr
und im Abgaskrimmer aufgenommen. Hierfiir wurden die piezore-
sistiven Sensoren Kistler 4045A10 in Verbindung mit dem Kiihl-
/Umschaltadapter Kistler 7531 verwendet, der zusétzlich iiber eine
Vibrationsddmpfung verfiigt.

Am Vollmotor war in jeden Zylinder ein brennraumbiindiger 6045A
verbaut, auf eine Niederdruckindizierung wurde verzichtet.

2.1.3 Kraftstoffe

Bei den Versuchen kam RON95, E25, E85 und Ethanol bzw. E97
zum Einsatz. Aus steuerlichen Grinden wurde das reine Ethanol mit
3% RONO5 vergallt, die Eigenschaften andern sich dadurch jedoch

12



2.2 Begrenzende Randbedingungen

RON95 E25 E85 E97  CHy
Ethanolgehalt [% v/v] 2.7 27.38 85.48 96.49 0.0

H/C [mol/mol] 1.83 2.05 275 295 4.0

0/C [mol/mol] 0.01 0.1 0.4 0.48 0.0
H, [MJ/kg] 42.25 3832 28.68 27.04 50.0
Oktanzahl 95.2 100.4 - - -

Tabelle 2.3: Kraftstoffeigenschaften

nur marginal. Tabelle 2.3 zeigt die Eigenschaften der verwendeten
Kraftstoffe. Die Oktanzahl konnte lediglich fiir RON95 und E25 be-
stimmt werden, bei allen anderen Kraftstoffen war die Bestimmung
technisch nicht moglich.

2.2 Begrenzende Randbedingungen

Die Verwendung von Dieselmotoren als Basis erméglichten 250bar
Spitzendruck am Einzylindermotor und 210bar am Vollmotor, so
dass hinsichtlich des Spitzendrucks keine Begrezung notwendig war.
Einschréankungen ergaben sich allerdings hinsichtlich der maximalen
Abgastemperatur. Beide Motoren sollten dauerhaft nicht oberhalb
von 720°C betrieben werden, wobei kurzfristig hohere Werte mog-
lich waren.

Die Randbedingungen hinsichtlich Motorklopfen und Stabilitat wer-
den im Folgenden erlautert.

2.2.1 Motorklopfen

Zur Detektion von klopfenden Arbeitsspielen wurde der Zylinder-
druckverlauf hochpassgefiltert, wobei eine untere Grenzfrequenz von
4000Hz gewahlt wurde. Als Kriterium fiir die Bewertung der Klopf-
neigung wurde die maximale Amplitude dieses hochpassgefilterten
Druckverlaufes genutzt. Der Schwellwert wurde auf 0.47bar gesetzt,

13



2 Versuchsaufbau

so dass Arbeitsspiele, die diese Grenze tibersteigen als klopfend ge-
wertet wurden.

Die wichtigsten Kenngrofien sind in diesem Zusammenhang die
Klopfhéaufigkeit und die Klopfintensitét.

Anzahl der klopfenden Arbeitsspiele

Klopfhaufigkeit =
opthaufigkeit [%] Gesamtanzahl der Arbeitsspiele

1 n
Klopfintensitét [b = — maz.i 2.1
opfintensitit [bar] - ;pHP, ; (2.1)
n = Anzahl der klopfenden Arbeitsspiele

Fir die spateren Untersuchungen wurde ein Grenzwert von 5% fiir
die Klopfhéufigkeit gewédhlt. Sobald am Motor stéarkeres Klopfen
auftritt, kann dieser Ziindzeitpunkt in Serie nicht mehr appliziert
werden.

2.2.2 Verbrennungsstabilitat

Die Stabilitat der Verbrennung wurde iiber den Variationskoeffizient
CoVpmi bewertet. Dieser kann anhand der folgenden Gleichungen
berechnet werden.

Opmi H = ni 1 (ZP?W - Tll(zpmi,i)2> (2.2)
=1 i=1

n = Anzahl Arbeitsspiele (2.3)

CVipmi (%] = % -100 (2.4)
_ RS

P [bar] = o Z;pmzz (2.5)

Als Grenzwert wurde CoV),,; = 5% festgesetzt.
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3 Thermodynamische
Modellierung

Zur Analyse der Verbrennungsdaten sowie zur Modellierung der
Verbrennung wurde das Programm Obeliz eingesetzt. Dieses Werk-
zeug wird bei der Daimler AG zur thermodynamischen Analyse von
Druckverldufen entwickelt. Im Rahmen dieser Arbeit wurde die Soft-
ware um ein phanomenologisches Verbrennungsmodell erweitert. Im
folgenden Kapitel werden die thermodynamischen Grundlagen des
zweizonigen Ansatzes zur Modellierung und Analyse vorgestellt.

3.1 Zweizonenmodellierung

Die Grundlage der thermodynamischen Berechnungen bilden der
erste Hauptsatz der Thermodynamik, die thermische Zustandsglei-
chung und die Massenbilanz im Zylinder. Gleichung 3.1 zeigt den
ersten Hauptsatz in allgemeiner Form fiir ein technisches System.

S AW+ dQu+ Y dmy(hy +ea) =dU +dE,  (3.1)

Bei der thermodynamischen Analyse und Berechnung von motori-
schen Prozessen werden die duflere Energie E, und die spezifische
duBlere Energie e, zumeist vernachldssigt. In der vorliegenden
Arbeit wurde sowohl fir die Analyse als auch fir die Prozessrech-
nung ein zweizoniger Ansatz gewéhlt. In Abbildung 3.1 sind die
Systemgrenzen dieses Ansatzes zu sehen. Betrachtet wurde nur der
Hochdruckteil bei geschlossenen Ventilen.

Die Modellvorstellung bei der zweizonigen Rechnung ist, dass das
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Zylindervolumen in zwei Zonen, eine verbrannte und eine unver-
brannte, aufgeteilt wird. Getrennt werden die beiden Zonen durch
eine infinitesimal kleine und somit quasi massenlose Reaktionszone.
Angewendet auf den Verbrennungsmotor miissen im ersten Haupt-
satz bei diesem Ansatz folgende Groflen bilanziert werden:

dWy = —pdV verrichtete Arbeit

dQy Waiérmefreisetzung durch Verbrennung
dQ Wandwarmeverluste

dH, Enthalpiestrom durch Leckage

dHy Enthalpiestrom zwischen den Zonen

Unter Normalbedingungen kann von einer homogenen Druckvertei-
lung im Zylinder ausgegangen werden, da die Schallgeschwindigkeit,
mit der sich Druckschwankungen im Zylinder ausgleichen, deutlich
grofer ist als die mittlere Kolbengeschwindigkeit. Entsprechend ist
der Druck in der unverbrannten Zone gleich dem in der verbrann-
ten. Die Wérmefreisetzung durch Verbrennung wird komplett der
verbrannten Zone zugerechnet. Daher wird die Zonengrenze vor die
infinitesimal diinne Flammenfront gelegt und der Enthalpiestrom
iiber die Zonengrenze mit den kalorischen Daten der unverbrannten
Zone berechnet.

dQ™ — pdV'™ — dmyh"® — dmi*h, = dU"*  (3.2)

dQy + dQb — pdV*® + dmyh*® —dmbh, = dU® (3.3)

Fiir beide Zonen wird der erste Hauptsatz der Thermodynamik auf-
gestellt, Gleichung 3.2 beschreibt die unverbrannte Zone und Glei-
chung 3.3 die verbrannte Zone. Bilanziert werden jeweils die Energie-
strome tiber die Systemgrenze in Form des Wéarmestromes tiber die
Wand dQ"’ bzw. dQ’ , der Energiefreisetzung durch Verbrennung
dQy, der abgefiihrte mechanische Arbeit pdV*® bzw. pdV? und des
Enthalpiestromes iiber Leckage dm}‘bhl bzw. dm?hl. Das totale Dif-
ferential der inneren Energie ist von der Masse und der spezifischen
inneren Energie in der jeweiligen Zone abhéngig, die Auflésung der
Differentiale ist durch die Gleichungen 3.4 und 3.5 gegeben. Fiir die
Modellierung der spezifischen inneren Energie und ihrer partiellen
Ableitungen sind in der Literatur verschiedene Ansétze beschrieben,
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N

— /__I pzy TUV, mUV, VUV

U dw |

Z

Abbildung 3.1: Systemgrenzen des zweizonigen Ansatzes

im Abschnitt 3.2 wird genauer auf das gewahlte Modell eingegan-
gen.

Bei den Wandwarmestromen wird lediglich der konvektive Warme-
iibergang betrachtet, der Anteil der Strahlung wird vernachlissigt.
Aufgrund des hoch turbulenten Strémungsfelds und der geringen
Festkorpermasse im Zylinder ist diese Vereinfachung zuléssig. Die
Wandwarmestrome werden anhand des Newton’schen Wérmeiiber-
gangs modelliert, worauf im Abschnitt 3.4 detailliert eingegangen
wird.

ub ub
AU = d(m“bu“b) = m"b(au AT + du dp

oT Op
Buub
o\

d)\> + u“bdm™® (3.4)

oub oub

dU® =d(m*u") = m’( =dI"+ ——d

U (m’u”) ™\ o7 + op D
oub

+ a)\d)\) + ubdm® (3.5)

17



3 Thermodynamische Modellierung

Zur weiteren Beschreibung des Zustandes im Zylinder wird die
thermische Zustandsgleichung fiir beide Zonen herangezogen, wie
sie in den Gleichungen 3.6 und 3.7 zu sehen ist.

pdvub + Vubdp mubRudeub + RubTubdmub

+ muTvgRv (3.6)
pdV® +VPdp = mPRYdT® + R'T dm’®
+ mPT’dR® (3.7)
aRub aRub
ub o ub
dR*" = aTude + o dp
aRub
+ d\ (3.8)
ORP ORP ORP
b _ YV b b -
dRb = 8deT + 5 dp + ) dx (3.9

Die Beziehung zwischen den beiden Zonen wird iiber die Durch-
brennfunktion X, welche den Anteil der bereits umgesetzten Ener-
gie beschreibt, hergestellt. Die folgenden Gleichungen zeigen diese
Zusammenhénge fiir die entsprechenden Volumina und Massen.

b

m = X ey (3.10)
= dmb = Mgyl - dX + X - dmcyl (311)
m® = (1=X)-mey (3.12)

= deb = (1 - X) : dmcyl — Meyl - dX (313)
Ve = V- VP (3.14)

In den Gleichungen 3.10 und 3.12 wird die Masse der unverbrann-
ten und der verbrannten Zone und deren Anderung dargestellt. Die
Massenbilanz (Gleichung 3.15) komplettiert den Gleichungssatz zur
vollstdndigen Beschreibung des thermodynamischen Systems.

dmcyl = dml (3.15)
Auf die Modellierung der Wandwéarmestrome, der kalorischen Daten
und der Leckage wird in den folgenden Kapiteln eingegangen.
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3.2 Stoffeigenschaften

3.2 Stoffeigenschaften

Fiir die thermodynamischen Berechnungen werden einige Stoffwer-
te benotigt. Darunter fallen vor allem die kalorischen Daten wie die
spezifische innere Energie u, die spezifische Enthalpie h, die spezi-
fische Gaskonstante R sowie die Warmekapazitit bei konstantem
Druck ¢, bzw. konstantem Volumen c,. Neben diesen Daten sind
fir die spétere Modellierung die dynamische Viskositat py ;s und
die Wéarmeleitfahigkeit A\, des Gemisches von entscheidender Be-
deutung.

Diese Groflen miissen sowohl fiir die verbrannte als auch die unver-
brannte Zone berechnet werden, wobei in der unverbrannten Zone
die Luft- und Abgasmischung sowie der Kraftstoffdampf gesondert
betrachtet werden miissen.

3.2.1 kalorische Daten

Die Berechnung der kalorischen Daten basiert weitestgehend auf
dem Ansatz nach Berner und Chiodi bzw. Grill [50, 49]. Dieser nutzt
wie die Vorschldge von Zacharias [150], De Jaeger [30] und Hohl-
baum [64] einen Komponentenansatz zur Berechnung der Daten der
Stoffmischungen. Hierbei wird die Tatsache, dass die Stoffwerte von
Reinstoffen bereits sehr gut bekannt sind zur Bestimmung der kalo-
rischen Daten des Arbeitsgases z,, verwendet. Dies geschieht iiber
die Mischungsregel, die in Gleichung 3.16 dargestellt ist.

N
Zm = Z Zn Ty (3.16)
n=1

Im vorliegenden Ansatz werden die Spezies CO, H-O, OH, H, O,
COs, Oy, Hy, N, No, NO und optional C und Ar betrachtet. Bei
Beriicksichtigung der Luftfeuchtigkeit werden Kohlenstoff und Ar-
gon zusétzlich betrachtet, worauf im Folgenden jedoch nicht naher
eingegangen wird. Die Konzentrationen der einzelnen Spezies wer-
den iiber das chemische Gleichgewicht berechnet. Analog zu Berner
und Chiodi werden 7 Gleichungen mit 11 Spezies betrachtet, wo-
bei die Berechnung der Gleichgewichtskonzentration von NO und
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3 Thermodynamische Modellierung

N optional ist.

Kpl
CO, == CO+ 10, (3.17)
KPQ
H, + 30, == H,0 (3.18)
1 1 Kps
1 Kpa
iH,==H (3.20)
1 Kps
5 O2 — (3.21)
1 Kops
5 N2 —N (3.22)
1 1 Kp7

Die Gleichgewichtskonstanten werden tiber Gleichung 3.24 be-
stimmt, die aus den Daten von Burcat und Ruscic [16] abgeleitet
wurde. Der Giiltigkeitsbereich dieser Formulierung fiir die Gleichge-
wichtskonstanten liegt zwischen 1000K und 6000K.

Aas,; T Aas,; T?
Kpi = e:cp(Aal,l-(ln(T -1+ az + a3,6
Aa4,i . T3 AaS,i . T4 AGJ@J
e -y Aau) (3.24)

Uber die Gleichgewichtsreaktionen kénnen die Partialdriicke
bestimmt werden, deren Summe wiederum dem Gesamtdruck
entsprechen muss. Zudem muss die Anzahl der Atome im Kontroll-
raum konstant bleiben. Eine ndhere Beschreibung des Verfahrens
zur Losung des Gleichungssystems ist in der Arbeit von Grill
nachzulesen [49].

Bei homogenen und teilhomogenen Brennverfahren spielt ne-
ben den kalorischen Daten der Rauchgaszone auch die Kalorik des
Kraftstoffdampfes eine entscheidende Rolle, da in der unverbrann-
ten Zone immer ein Gemisch aus Luft, Restgas und Kraftstoffdampf
vorliegt.
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3.2 Stoffeigenschaften

Fir die Berechnung der Stoffwerte des Kraftstoffdampfes wird
auch auf die Arbeiten von Grill [49, 50] zuriickgegriffen. Ahnlich
wie beim Berechnungsansatz fiir die Rauchgaskalorik wird fiir
den Kraftstoffdampf eine Mischung aus einzelnen Komponenten
berechnet. Die Enthalpie der Komponenten wird iiber ein Polynom
berechnet, wie es in Gleichung 3.25 dargestellt ist.

1
Mo = Ru|l=uig +auelnT +a,,T + a’;“ T2 4+ %Jﬁ
+ fwSpty %Tﬂ te (3.25)

Die Konstante ¢ muss jeweils so angepasst werden, dass der
Nulldurchgang der Enthalpie bei 298.15K liegt. Nachdem die Zu-
sammensetzung der einzelnen Kraftstoffe konstant bleibt, kénnen
die Konstanten a; bis a; fiir einen speziellen Kraftstoff iiber die
Mischungsregel aus den Konstanten seiner Komponenten berechnet
werden. In Tabelle A.1 sind die in den Rechnungen verwendeten
Konstanten der untersuchten Kraftstoffe aufgelistet. Die spezifische
Gaskonstante des Kraftstoffes berechnet sich nach 3.26 aus der
universellen Gaskonstante und der Molmasse des Kraftstoffes.

R
Mges

Die kalorischen Daten der unverbrannten Zone werden letztlich fiir
die Mischung von Luft, Restgas und Kraftstoffdampf, gewichtet
durch den Massenanteil, bestimmt.

Ry =

(3.26)

3.2.2 Dynamische Viskositdt und Warmeleitfahigkeit

Weitere wichtige Stoffeigenschaften des Arbeitsmediums sind die dy-
namische Viskositét py;s und die Warmeleitfahigkeit Ayp,. Fiir diese
Grofen wurden in der Literatur bereits verschiedene Ansétze vorge-
stellt. Koch [75] nutzt einen Ansatz in Abhéngigkeit von der Wurzel
der Temperatur in der unverbrannten Zone, der iiber eine Anpas-
sungskonstante korrigiert wird. In den Arbeiten von Lammle [81]
und Auer [2] wird die Viskositét einer Gasmischung aus den Visko-
sitdten der Einzelkomponenten berechnet, welche wiederum anhand
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3 Thermodynamische Modellierung

des Sutherland-Modells bestimmt werden. Gordon und McBride ge-
hen einen &hnlichen Weg, die Berechnung der Viskositit der ein-
zelnen Komponenten geschieht jedoch tiber Naherungsformeln [44].
Dieser Ansatz hat den Vorteil, dass neben der dynamischen Visko-
sitdt auch Daten fiir die Warmeleitfdhigkeit verfiigbar sind.

A—1

ro= (3.27)
A=

pvis = (0.64-7+3.9)-1077 .7 0:0167H06T (3 9g)

M = (0.73-7+2.2).-107%. 700447 +085 (3 99)

Die Anwendung des Berechnungsansatzes ist jedoch relativ zeitin-
tensiv, weshalb eine Naherungsformel an die Ergebnisse dieses An-
satzes angepasst wurde. Als Variablen wurden die Temperatur und
der Luftgehalt gewéhlt, die Formulierung ist in den Gleichungen
3.27 - 3.29 zu sehen.

Ein dhnliches Vorgehen wurde von Bargende zur Bestimmung der
Transportgréfien in der Wandwéarmeiibergangsmodellierung gewéahlt
[3]. Der gezeigte Ansatz wurde anhand der bekannten Modelle vali-
diert, was in Abbildung 3.2 exemplarisch fiir reine Luft dargestellt

5.5e-05 T T
Sutherland

56-05 Bargende i
eigener Ansatz

4.5e-05 -

4e-05 -

3.5e-05 -

Mvis [Pas]

3e-05 -

2.5e-05 -

2e-05 - b

1 ‘56‘05 1 1 1 1 1 1 1 1
200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100

TIK]

Abbildung 3.2: Vergleich verschiedener Ansétze zur Bestimmung
der dynamischen Viskositdt am Beispiel reiner Luft
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3.3 Turbulenz

ist.

Die beschriebene Néherungsformel stimmt sehr gut mit dem
Sutherland-Modell iiberein und auch die Ergebnisse mit dem An-
satz nach Bargende zeigen einen &dhnlichen Trend. Im Folgenden
wird daher dieser schnelle Ansatz verwendet, wobei die Viskositét
des Kraftstoffdampfes in der Mischung vernachléssigt wird.

3.3 Turbulenz

Die Turbulenz hat auf die ottomotorische Verbrennung einen ent-
scheidenden Einfluss, weshalb zur Bestimmung der turbulenten ki-
netischen Energie sowie des integralen Langenmafles auf die Ergeb-
nisse von 3D-CFD Rechnungen zuriickgegriffen wurde. Von einer
Modellierung der turbulenten kinetischen Energie, wie sie bei Bar-
gende [3] oder Lammle [81] beschrieben ist, wurde Abstand genom-
men, da dies eine zusétzliche Fehlerquelle bei der Analyse der Daten
darstellt.

Die KenngroBen der Turbulenz wurden fiir den NFZ-Motor im
Nennleistungspunkt und fiir den PKW-Motor bei 2000rpm be-
stimmt und anhand der mittleren Kolbengeschwindigkeit ¢, nor-
miert. Unter der Annahme eines isotropen Verhaltens der Turbulenz
kann nach Gleichung 3.31 die turbulente Schwankungsgrofie “;sz
direkt aus der turbulenten kinetischen Energie k,,, ., berechnet wer-
den. Entsprechend wird der normierte Verlauf eingelesen und die
Turbulenzintensitét iiber die mittlere Kolbengeschwindigkeit im je-
weiligen Betriebspunkt berechnet (Gleichung 3.33).

s-n

Pm = 30000 (3.30)
2
u;zref(go) = gkjnref(go) (331)
Uy, . ()
Unorm(P) = — (3.32)
pm
U’(@) = u/m)'r'm((p)'cpm (333)
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3 Thermodynamische Modellierung

08 : 0.004
u'/ch
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— NFzDrall 15
PKW =
B /,/ {0003
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Abbildung 3.3: Verwendete Verldaufe fiir die normierte turbulente
Schwankungsgréfie und das integrale Langenmafl

Nach Koch [75] ist dieses Vorgehen zuléssig, da sich die turbulente
kinetische Energie im Brennraum linear zur mittleren Kolbenge-
schwindigkeit verhélt.

Wie von Dimopoulos [32] gezeigt, ist das integrale Langenmafl wei-
testgehend drehzahlunabhéngig, weshalb der Verlauf aus der CFD-
Rechnung fiir den Referenzpunkt im gesamten Kennfeld verwendet
werden kann. Abbildung 3.3 zeigt die verwendeten Verldufe der nor-
mierten Turbulenzintensitit sowie des integralen Langenmafles. Die
Werte des integralen Langenmafles unterscheiden sich fiir die beiden
Drallvarianten des NFZ-Motors nur unwesentlich, weshalb derselbe

Anzahl Gitterpunkte OT: ~700 000 UT: ~1 100 000

Zeitschnitt 0.01 [ms]

Turbulenzmodell standard k - € - Modell

Einlassdruck dynamisch aus GT-Power Simulationen
Abgasgegendruck dynamisch aus GT-Power Simulationen
Softwarepaket Star-CD

Tabelle 3.1: Kenndaten der Motoren
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3.4 Wandwirmeiibergang

Abbildung 3.4: Berechnungsgitter der CFD-Rechnungen

Verlauf fir beide Drallniveaus verwendet wurde. In Abbildung 3.4
ist eine Darstellung des verwendeten Berechnungsgitters zu sehen
und Tabelle 3.1 zeigt die wesentlichen Randbedingungen die bei
den Berechnungen verwendet wurden. Einige weitere Abbildungen
des Gitters sind dariiberhinaus im Anhang zu finden.

3.4 Wandwarmeiibergang

Generell wird zur Bestimmung der Wandwérmeverluste der New-
ton’sche Ansatz verwendet, wie er durch Gleichung 3.34 beschrieben

wird. p
Qo _ > ai Ai - (Twi — Taas) (3.34)

dt

Bei der Berechnung wurde eine Dreiteilung des Brennraums vor-
genommen, so dass den unterschiedlichen Wandtemperaturen von
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3 Thermodynamische Modellierung

Zylinderkopf, Kolben und Laufbuchse Rechnung getragen werden
konnte. Eine ganz zentrale Rolle bei der Modellierung des Wand-
warmeiibergangs spielt der Wérmeiibergangskoeffizient «;. In den
letzten Jahrzehnten wurden auf diesem Gebiet zahlreiche Ansétze
verdffentlicht, zu den bekanntesten zéhlen die Arbeiten von Wosch-
ni [147] und Bargende [3].

In der vorliegenden Arbeit wurde der Ansatz von Bargende verwen-
det, da bei der Entwicklung des Modells ein Ottomotor zum Einsatz
kam und eine detaillierte Beriicksichtung der Turbulenz im Zylinder
gegeben ist.

Analog zu Woschni basiert der Ansatz auf einer Nuflelt-Korrelation,
die in Gleichung 3.35, aufgelost nach dem Wandwérmeiibergangs-
koeffizienten «;, dargestellt ist.

ai=C- D022\, (HC. )T 0T A, (3.35)
18

Die charakteristische Lange D~°-22 wird iiber eine dem aktuellen Zy-
lindervolumen proportionale Kugel dargestellt (Gleichung 3.37). Der
Einfluss der Stoffeigenschaften und der Dichte wird iiber einen Poly-
nomansatz fiir die Wéarmeleitfdhigkeit und die kinematische Viskosi-
tat realisiert, wobei die dafiir benotigte Gasdichte anhand der idea-
len Gasgleichung bestimmt wird. In den entsprechenden Gleichun-
gen wird als Temperatur der Mittelwert aus der jeweiligen Wand-
temperatur und der Gastemperatur verwendet. Entsprechend gibt
es bei diesem Ansatz fiir Kolben, Zylinderkopf und Laufbuchse ver-
schiedene Warmeiibergangskoeffizienten.

Der Einfluss der Turbulenz auf den Wérmeiibergang wird iiber eine
charakteristische Geschwindigkeit modelliert, die sich aus der tur-
bulenten kinetischen Energie im Zylinder und der mittleren Kolben-
geschwindigkeit zusammensetzt (siehe Gleichung 3.40). Die turbu-
lente kinetische Energie wird anhand des Vorgehens in Kapitel 3.3
berechnet.

Konstanten: C =038 (3.36)

char. Lange: D% =111 VC;lO'm?’ (3.37)
T as Twi

Stoffgrofien: Toi = % (3.38)
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3.5 Leckage

P 1.157 4+ 2.02
Athii P 3.39
" (Mws )’ [R(2.57r + 3.55)]0-78 (3.39)

5.361—0.477 0.78
-10%°PT 5 p

\/ 5k + 2,1 08
Geschwindigkeit: w’ ™ = (f) (3.40)
™ T"-T,,
TGas TGas - Tw,i
Tub Tub _ Tw 5 2
TGas TGas - Tw,i]

+

Verbrennung;: A, = {X

(1-X) (3.41)
Gleichung 3.41 représentiert die Wirkung der Verbrennung auf den
Wandwarmeiibergang. Durch den zweizonigen Berechnungsansatz
konnten die Temperaturen der verbrannten und unverbrannten Zo-
ne direkt aus der Druckverlaufsanalyse bzw. der Arbeitsprozessrech-
nung verwendet werden. Der Wandwérmestrom wird zunéchst an-
hand der mittleren Gastemperatur im Zylinder bestimmt und an-
schliefend tiber den Ansatz von Hohlbaum auf die verbrannte und
die unverbrannte Zone aufgeteilt [64].

dQ;b ub | 2 Tub
aQs, (Zb) gy = (3.42)
1
b = .
dQy = dQu —dQy, (3.44)

3.5 Leckage

Die Leckage aus dem Zylinder wéhrend des Arbeitstaktes wurde
anhand der Uberstromgleichung (Gleichung 3.45) berechnet.

dm
— = A, 2 Deul -
dt ff Peyl = P

K41

Sl )7 e
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3 Thermodynamische Modellierung

0.0025
106

Acsy B (3.46)

Die Leckagefliche wurde als proportional zur Zylinderbohrung an-
genommen, der Druck im Kurbelgehduse p.. wurde auf 1bar gesetzt.
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4 Verbrennungsmodellierung

Im Bereich der Motorenentwicklung geht der Trend stark in Rich-
tung der simulationsgestiitzten Auslegung des Antriebsstranges.
Speziell der Einsatz von eindimensionalen Stromungssimulationen
ermoglicht eine optimale Anpassung des Ladungswechsels auf die
spezifischen Anforderungen eines Motors. Das komplexe Zusammen-
spiel von AGR und Ladedruckaufbau bei modernen Diesel- und Ot-
tomotoren erfordert eine sehr hohe Modellgiite zur effektiven La-
dungswechselentwicklung. Diese hohen Anforderungen gelten auch
fiir die Modellierung der Verbrennung, da der Verlauf der Warme-
freisetzung grofien Einfluss auf wichtige Gréfilen wie Klopfverhalten
und Abgastemperatur hat.

4.1 Modellierung der Warmefreisetzung

Die Modellierung der Verbrennung im Hubkolbenmotor lisst sich
generell in die Bereiche der dreidimensionalen, reaktiven Stromungs-
berechnung, der phinomenologischen und der empirischen Model-
lierung unterteilen. Aufgrund des hohen Rechenaufwandes wird die
dreidimensionale Berechnung der Verbrennung im industriellen Um-
feld nicht standardméflig eingesetzt, im Bereich der Forschung ist
sie jedoch etabliert.

4.1.1 Stand der Forschung

Die empirischen Modelle basieren zumeist auf einer mathematischen
Formulierung, mit der sich gemessene Brennverldufe gut nachbilden
lassen. Das bekannteste Modell in diesem Bereich basiert auf der
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4 Verbrennungsmodellierung

Arbeit von Vibe [137]. Die Einfliisse verschiedener Betriebszustéin-
de auf die Parameter dieser Formulierung wurden von Csallner [24]
herausgearbeitet und von Witt [145] ergénzt und erweitert. Der Vor-
teil dieser Form der Modellierung ist der niedrige Rechenzeitbedarf,
da eine einzonige Berechnung ausreichend ist. Nachteilig ist, dass
die Vorhersagefihigkeit dieser Modelle gering ist.

Die phdnomenologischen Modelle versuchen, die physikalischen Ge-
setzméfBigkeiten im Rahmen einer nulldimensionalen Berechnung zu
beschreiben. Die Vorgidnge werden demnach lediglich in Abhéngig-
keit von thermodynamischen Zustidnden und der Zeit modelliert.
Dies hat den Vorteil, dass der Rechenzeitaufwand noch im Bereich
von Sekunden liegt, jedoch eine deutlich grofiere Vorhersagefidhigkeit
im Vergleich zu empirischen Modellen gegeben ist. Ein guter Ver-
gleich zwischen einem empirischen und einem phénomenologischen
Modell ist bei Lammle [81] zu finden.

Eines der ersten und auch bekanntesten phiénomenologischen Mo-
delle ist das Entrainment-Modell, das urspriinglich von Blizard und
Keck [7] ausgearbeitet und von Tabaczyinsky [131] maBgeblich wei-
terentwickelt wurde. Der Grundgedanke dieses Modells ist das Ein-
dringen von Frischgemisch in eine Flammenzone und die anschlie-
Bende Umsetzung in Warme innerhalb einer charakteristischen Zeit.
In diesem Fall muss die Oberfliche der Flammenfront, der das
Gemisch mit einer turbulenten Eindringgeschwindigkeit zugefiihrt
wird, modelliert werden. Diese Eindringgeschwindigkeit steht in Ab-
héngigkeit zur Turbulenzintensitit und zur laminaren Flammenge-
schwindigkeit. Die charakteristische Zeitskala bildet sich aus dem
Taylor-Langenmaf} und der laminaren Flammengeschwindigkeit.
Brohmer stellte in seiner Arbeit einen Ansatz vor, der, basierend auf
dem Entrainment-Modell, den Einfluss des Dralls auf die Verbren-
nung modelliert. Hierfiir wurde ein Turbulenzmodell entwickelt, das
auf jeweils einer Gleichung fiir die turbulente kinetische Energie und
die Dissipation aufbaut [13].

Auch bei Grill [48] und Auer [2] kommt das Entrainment-Modell
zum FEinsatz. Grill untersucht mit diesem Ansatz den Einfluss ei-
nes voll-variablen Ventiltriebs im kompletten Kennfeld, Auer die
Verbrennung in stationdren Gasmotoren mit offenem Brennraum
sowie mit Vorkammer-Ziindung. In beiden Arbeiten wird bei der
Berechnung der Flammenfrontoberfldche von einer hemisphérischen
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4.1 Modellierung der Warmefreisetzung

Flammenausbreitung ausgegangen, welche durch die Oberflache von
Kugelschnitten fiir vereinfachte Brennraumgeometrien approximiert
werden kann. Auer berechnet in einem Pre-Processing-Schritt die
Oberflache fiir verschiedene Kolbenpositionen und Schwerpunktla-
gen und legt sie in einer Datenbank ab. Wéahrend der Simulation
wird die entsprechende Oberfliche aus dieser Datenbank interpo-
liert.

Chmela et al. berechnen die Warmefreisetzung iiber eine Gleichung
zur Beschreibung des Flammenvolumens [20]. Das Flammenvolumen
ist abhéngig von der turbulenten Flammengeschwindigkeit und der
turbulenten Flammendicke, wobei eine hemisphérische Flammen-
ausbreitung vorausgesetzt wird.

Koch beschreibt ein Verfahren, mit dem eine charakteristische Flam-
menfront aus Brennverldufen berechnet werden kann, die wiederum
fiir die Verbrennungsmodellierung herangezogen wird [75, 76]. Diese
Form der Modellierung wird auch von Lammle [81] genutzt.

4.1.2 Erweiterter Ansatz zur
Brennverlaufsmodellierung

Die beiden letztgenannten Arbeiten werden als Grundlage fir die
Weiterentwicklung dieses Ansatzes herangezogen. Analog zu Koch
[75] bildet Gleichung 4.1 die Grundlage fiir die Berechnung der War-
mefreisetzung in dieser Arbeit.

de dmb -
Lo % g —Br.s;-Cr-A-p, - H, 41
il i x5 Cr P (4.1)
A St
_ A s 4.2
Cr 15 (4.2)
pub
= —r a- 4.
P Y (1 —2zra) (4.3)
"t
Ex £ (4.4)

(%—1)-X+1

Berechnet wird hierbei im wesentlichen der Massenstrom von der
unverbrannten Zone in die verbrannte Zone, weshalb das Modell im
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4 Verbrennungsmodellierung

Folgenden als 'Burned Mass Model” bezeichnet wird. Generell be-
wegt sich die Flammenfront mit der laminaren Flammengeschwin-
digkeit durch den Brennraum, die Oberfliche der Flamme ist durch
die Turbulenz jedoch sehr stark gefaltet, was zu einer deutlichen
Vergroflerung der Oberfliche und somit zu einer Beschleunigung
der Verbrennung fithrt. In der Modellierung wird mit einer mittle-
ren Flammenfrontoberfliche A gerechnet, die Faltung der Flamme
wird {iber den Faltungsfaktor (; beriicksichtigt, was in Abbildung
4.1 veranschaulicht wird. Der Term s; - (y wird in der Literatur hau-
fig auch als turbulente Flammengeschwindigkeit s; bezeichnet. Der
Vorteil dieser Form der Modellierung ist, dass die mittlere Flam-
menfrontoberfliche mit sehr einfachen geometrischen Grundkorpern
beschrieben werden kann, die weitestgehend von der Geometrie des
Brennraums abhéngig sind. Der Einfluss der Randbedingungen wie

Abbildung 4.1: turbulente Flammenausbreitung im Verbrennungs-
motor
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4.2 Laminare Flammengeschwindigkeit und -dicke

Druck, Temperatur, Turbulenz, Restgasgehalt, Verbrennungsluft-
verhéltnis oder Kraftstoffzusammensetzung wird groitenteils iiber
die Flammenfaltung und die laminare Flammengeschwindigkeit be-
riicksichtigt.

Gleichung 4.3 beschreibt die Kraftstoffdichte vor der Flammenfront,
wobei in der vorliegenden Arbeit an dieser Stelle auch der Rest-
gasanteil Beriicksichtigung findet, da das Restgas als ein Teil des
Frischgemisches modelliert wird.

Der Expansionsfaktor Ez ist eine von Heywood [60] eingefithrt Gro-
Be, die aus den Experimenten am Transparentmotor von Beretta et
al. [6] resultierte. Im vorliegenden Modell stellt er die Uberlage-
rung der laminaren Flammengeschwindigkeit mit der Ausbreitungs-
geschwindigkeit der verbrannten Zone aufgrund des Dichteunter-
schieds zur unverbrannten Zone dar. Dariiberhinaus wird der Tat-
sache Rechnung getragen, dass sich die Flamme in der frithen Pha-
se frei ausbreiten kann und der Dichteunterschied komplett zum
Tragen kommt. Mit fortschreitender Verbrennung néhert sich die
Flamme der Wand an, wodurch die freie Ausbreitung behindert wird
und der Einfluss des Dichteunterschieds sinkt. Dieser Schritt ist not-
wendig, da bei der experimentellen und numerischen Untersuchung
laminarer Flammen in der Regel rein von frei propagierenden Flam-
men ausgegangen und der Einfluss des Dichteunterschieds {iber die
Multiplikation der gemessenen Flammengeschwindigkeit mit dem
Faktor p®/p“ korrigiert wird [5].

4.2 Laminare Flammengeschwindigkeit und
-dicke

Eine entscheidende Grofle bei der vorgemischten Verbrennung ist die
laminare Flammengeschwindigkeit, der sich viele verschiedene Ar-
beiten sowohl numerisch als auch experimentell anndhern. Komplexe
chemische und thermodynamische Vorgéange fithren zu einer starken
Beeinflussung der laminaren Flammengeschwindigkeit durch Ande-
rungen des Drucks, der Temperatur und der Gemischzusammenset-
zung.
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4 Verbrennungsmodellierung

4.2.1 Stand der Forschung

Eine der gebrauchlichsten Naherungsformeln fiir Benzin wurde 1982
von Metghalchi und Keck vorgeschlagen [98]. Fir die Kraftstoffe
Propan, Methanol, Iso-Oktan und Indolene wurden Versuche in ei-
ner Verbrennungsbombe mit definierten Randbedingungen durch-
gefithrt, wobei der Druck von 0.4 bis 2.0bar und die Temperatur
von 298 bis 700K variiert wurden. Bei den Variationen wurden als
Luftverhéltnisse A = 0.83, A = 1.0 und A\ = 1.25 eingestellt. Ab-
schliefend wurde fiir A = 1.0 eine Variation des Restgasgehalts mit
zre = 0.1 und zrg = 0.2 durchgefithrt. An diese Ergebnisse wur-
den die Koeflizienten der Gleichung 4.5 angepasst.

si=o0( 50 (2) (1= 2.0 nc) (@5)

Die Koeffizienten «, 8 und s; 0 hidngen jeweils vom Luftverhéltnis
bzw. vom verwendeten Kraftstoff ab. Analog zu diesem Vorgehen
wurden von Giilder fiir Iso-Oktan, Mischungen von Iso-Oktan und
Ethanol bis zu 20% Ethanolanteil und fiir reines Ethanol Parameter-
sitze fiir Gleichung 4.5 abgeleitet [51, 52]. Der Einfluss von Restgas-
verdiinnung wurde in diesen Vero6ffentlichungen nicht beriicksichtigt,
Bougrine et al. [8] verwenden die Parameter von Giilder in Kombi-
nation mit der Restgas-Korrektur von Metghalchi und Keck.

Auf Grund von Selbstziindungsvorgéngen ist das Druck- und Tem-
peraturniveau bei dieser experimentellen Vorgehensweise auf einen
Bereich weit unterhalb der im Verbrennungsmotor auftretenden
Werte limitiert. Die Giiltigkeit des N&aherungsansatzes bei hohen
Driicken und Temperaturen ist demnach nicht zwangslaufig gege-
ben. Zudem wurde die Restgasverdiinnung bei Metghalchi und Keck
[98] tiber die Beimischung von 85% Stickstoff und 15% Kohlenstoff-
dioxid realisiert, der Einfluss des Verbrennungsprodukts HoO wurde
also nicht mit abgebildet.

Eine alternative Herangehensweise ist die Adaption von Naherungs-
formeln an die Ergebnisse von Simulationen auf Basis detaillierter
chemischer Mechanismen. Gottgens et al. leiteten von der Struktur
einer mageren Vormischflamme eine Approximation der laminaren
Flammengeschwindigkeit von CHy, CoHy, CoHy, CoHg, C3Hg und

34



4.2 Laminare Flammengeschwindigkeit und -dicke

Hj ab [45]. Die Koeffizienten der Approximationsformel fiir die la-
minare Flammengeschwindigkeit (Gleichungen 4.6 - 4.9) wurden an
Simulationen fiir den jeweiligen Kraftstoff angepasst.

m Tub T.a—To "
- YBM.A(TO).TO.<W> (4.6)
e
A(Ty) = F-exp T (4.7)
E
Ty = ——— 4.
" = (/B “8)
Tag = a-T®+b+c-¢p+d-¢*+e-¢° (4.9)

Die Struktur der laminaren Flamme wird in dieser Approximation
durch die Temperatur in der unverbrannten Zone T"°, die Akti-
vierungstemperatur Tp, die den Ubergang von Kettenabbruchs- zu
Kettenverzweigungsreaktionen charakterisiert, und die adiabate
Flammentemperatur 7,4 reprasentiert. Yz", in Gleichung 4.6 stellt
den Massenanteil des Kraftstoffes in der unverbrannten Mischung
dar.
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Abbildung 4.2: Temperaturprofil und ausgewéhlte Spezies einer sto-

chiometrischen laminaren Ethanol/Luft Vormisch-
flamme T"*=500K p=20bar
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4 Verbrennungsmodellierung

Die Koeffizienten fiir die Kraftstoffe iso-Oktan, n-Heptan und
Methanol wurden von Miiller et al. veroffentlicht [103], Rohl et al.
stellten fiir die Approximation einen Parametersatz fir Ethanol
sowie eine Mischung aus 90% PRF87 und 10% Ethanol vor [118].
Abbildung 4.2 zeigt die Struktur einer laminaren FEthanol-
Vormischflamme. Die Flamme kann generell in die Bereiche
Vorwiarmzone, Reaktionszone und Oxidationszone aufgeteilt wer-
den. Bei der Entwicklung der Approximation wurde von einer
infinitesimal diinnen Reaktionszone ausgegangen, weshalb sie
als Zone vernachlassigt und lediglich durch die Temperatur Tj
charakterisiert wird. Der Ubergang von der Vorwirm- in die
Oxidationszone wird demnach auch durch diese Temperatur
definiert. Der letzte Term in Gleichung 4.6 kann als Mafl fiir
die Warmeleitung angesehen werden, da sowohl das treibende
Temperaturgefille von der Oxidationszone in die Reaktionszone
als auch in die Vorwirmzone eingeht. An diesem Term kann
die grofle Bedeutung der adiabaten Flammentemperatur fiir die
laminare Flammengeschwindigkeit deutlich gemacht werden, da sie
mafigeblich den Warmestrom von der Oxidationszone in die beiden
anderen beeinflusst.

4.2.2 Erweiterung der Approximation nach Gottgens
et al.

Nachteilig an der Approximation von Gottgens et al. ist, dass
die Giiltigkeit auf den mageren bis stochiometrischen Bereich be-
schrankt ist und in der originalen Formulierung kein Restgas be-
riicksichtigt wird. In der vorliegenden Arbeit wurde die Approxi-
mation deshalb um einen entsprechenden Ansatz erweitert. Dieser
Ansatz wurde fiir den Bereich hoherer Driicke an Rechnungen mit
detaillierten chemischen Mechanismen angepasst. Die verwendeten
Mechanismen wurden an Experimenten mit Driicken bis maximal
25bar validiert, weshalb die laminare Flammengeschwindigkeit bis
maximal 40bar simuliert wurde, um sich nicht zu weit vom vali-
dierten Bereich zu entfernen. Die Temperatur der Simulationen lag
zwischen 600K und 1000K. Der Einfluss der AGR wurde lediglich
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4.2 Laminare Flammengeschwindigkeit und -dicke

fiir ein stochiometrisches Kraftstoff-Luft-Verhéltnis validiert, da hier
der Schwerpunkt der technischen Anwendung gesehen wird. Das
Verhalten magerer Flammen mit Abgasriickfithrung wurde nicht be-
trachtet. Durch die Betrachtung des inerten Anteils des Restgases
(Gleichung 4.10) wird jedoch erwartet, dass die Approximation auch
fiir diese Randbedingungen giiltig ist.

Hauptséchlich wirkt sich das Restgas auf die adiabate Flammen-
temperatur aus, die mit steigendem Restgasgehalt deutlich absinkt.
Dies liegt zum einen an der zusétzlichen Inertgasmasse, die durch die
einzelnen Zonen der Flamme gelangt und zum anderen verdndern
sich die kalorischen Eigenschaften der Frischgaszone mit steigender
Restgasmasse. Diesen Einfliissen wurde tiber die empirisch gefunde-
ne Korrektur in Gleichung 4.11 Rechnung getragen.

TP = ape ¢ (4.10)
a-T®+b+c-¢p+d ¢*+e-¢3 #<1.0
Tado = ub 1 1)? 1)?
1
Tos = ———— Tuapo (4.11)

1+ Tcol.s TrG
ub

Die Massenkonzentration des Kraftstoffes im unverbrannten Bereich
vor der Flamme wird durch die Verdiinnung mit Restgas reduziert,
was in Gleichung 4.12 Beriicksichtigung findet.

Y = (1 — aBey - Y5 (4.12)

Neben der Druckabhéngigkeit der Temperatur 7y wurde auch eine
Abhéngigkeit vom Luftverhéltnis und der AGR-Rate beobachtet,
wie sie auch bei Middleton et al. [99] fiir Iso-Oktan beschrieben ist.

(1—co-alpg™) - ¢

H & (4.13)
TO = _E inert (4'14)
in (H . p(c“*%'ch ))
inert -G
ATo) = F-(1—ce-2Rs") exp T (4.15)
0
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4 Verbrennungsmodellierung

Die Grundstruktur der Approximation wurde beibehalten, wie Glei-
chung 4.16 zeigt. Lediglich das Verhiltnis von 7% zu Ty wurde mit
einem Exponenten versehen.

TN ( Tog—To \"
s1= Y[, - A(Tp) - <To> : <Tadd—T3b> (4.16)
Die gefundene Erweiterung der Approximation basiert auf den Da-
ten der Approximation ohne AGR, weshalb einige der Konstanten
iitbernommen werden konnten. Tabelle 4.1 zeigt den kompletten Satz
an Koeffizienten, der fiir die erweiterte Approximation notig ist.
Abbildung 4.3 stellt den Vergleich der Approximation fiir PRF95

mit Simulationen unter Verwendung des Mechanismus von Jerzem-
beck et al. [66] dar. Gezeigt werden beispielhaft die motorisch rele-

PRF95 CyHsOH CH,
B [bar] 2.017-10° 1.7966-10 3.1557 - 10°
E K] 25279.4 26672.3 23873.0
Flm/s]  1.2282 8.223 0.21289
G [K] -1124.51 —1702.40  —6444.27
m [ 0.5631 0.7746 0.565175
n [-] 2.3873 2.3594 2.65
a[] 0.6995 0.6897 0.627
b [K] 481.98 545.7165 1300.15
¢ [K] 1190.5513  1056.8524 —2449
d [K] 1705.5978  1747.0505 6776
e K] -1311.4106  -1314.7526 —3556
a [ 17.3 17.3 17.3
¢ |- 1.0 1.0 1.0
c3 |- 15 2.0 0.25
¢y [-] 1.0 1.25 0.75
cs [ 0.35 0.35 0.5
ce |] 1.6 1.2 1.85
o[ 11 1.1 1.15

Tabelle 4.1: Konstanten der verwendeten Kraftstoffe
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4.2 Laminare Flammengeschwindigkeit und -dicke

vanten Temperaturen von 700K und 900K. Es ist sehr gut erkennbar,
dass sowohl fiir die Verdiinnung mit Luft als auch mit Restgas eine
sehr gute Ubereinstimmung mit den Simulationen erreicht werden
konnte. Lediglich in Bereichen mit starker Abmagerung ist eine Ab-
weichung zu erkennen. In der motorischen Anwendung wird im Be-
reich der Nennleistung von Motoren mit Turboaufladung hiufig ein
fetteres Gemisch eingestellt, um die Abgastemperatur zu reduzie-
ren. Die Approximation liefert auch fiir diese fetteren Bedingungen
sehr gute Ergebnisse.

Als Referenz zur Anpassung der Approximation fiir Ethanol wurde
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Abbildung 4.3: Vergleich der Approximation mit Simulationsergeb-
nissen fiir PRF95
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4 Verbrennungsmodellierung

der Mechanismus von Rohl et al. verwendet [117]. Wie auch schon
im Fall von PRF95 werden die Simulationsergebnisse von Approxi-
mation sehr gut wiedergegeben, wie Abbildung 4.4 zeigt. Probleme
ergeben sich lediglich bei starker Abmagerung und hohen Tempera-
turen.

Die Anpassung fiir Methan erfolgte anhand des GRI 3.0 Mechanis-
mus [124]. Abbildung 4.5 zeigt, dass auch fiir diesen Kraftstoff eine
sehr gute Ubereinstimmung von Simulation und Approximation er-
zielt werden konnte.

Die laminare Flammengeschwindigkeit von Mischungen aus Etha-
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Abbildung 4.4: Vergleich der Approximation mit Simulationsergeb-
nissen fiir Ethanol
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4.2 Laminare Flammengeschwindigkeit und -dicke

nol und Benzin wird iiber die Mischungsformel in Gleichung 4.17
berechnet.

PRF95 CoHsOH
s1=(1—xc,m,0H) - 5 + o Hs0H - S0 (4.17)

Die einzelnen Komponenten der Mischung werden anhand des Mo-
lenbruchs von Ethanol xc,m,0n gewichtet.

Das Ergebnis der Approximation ist die planare und ungestreck-
te laminare Flammengeschwindigkeit bezogen auf die unverbrannte
Zone. Effekte, wie sie aus Krimmung oder Streckung resultieren
kénnen, werden nicht betrachtet.
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Abbildung 4.5: Vergleich der Approximation mit Simulationsergeb-
nissen fiir Methan
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4 Verbrennungsmodellierung

Die laminare Flammendicke einer adiabaten Flamme kann tiber das
Verhéltnis von thermischer Diffusivitidt a zu laminarer Flammen-
geschwindigkeit berechnet werden (Gleichung 4.18), wobei bei der
Herleitung von einem linearen Temperaturverlauf iiber die Flam-
mendicke ausgegangen wurde (siche Herrmann [56]).

A1 a pr=1 5 = i

6l:7~—:

(4.18)
p-Cp Si S St

In der Praxis wird in vielen Féllen ein Wert von eins fiir die Prandtl-
Zahl (Pr = vy;s/a = 1) angenommen, wodurch die laminare Flam-
mendicke lediglich durch die kinematische Viskositdt und die lami-
nare Flammengeschwindigkeit beeinflusst wird.

4.3 Turbulente Flammengeschwindigkeit

Der Flammenfaltungsfaktor bzw. das Verhéltnis von turbulenter zu
laminarer Flammengeschwindigkeit wird {iber Modelle berechnet.
Im Feld der turbulenten Vormischflammen wird prinzipiell zwischen
verschiedenen Regimen unterschieden. Das Spektrum reicht hierbei
von laminaren Flammen iiber gefaltete Flammenfronten bis hin zu
homogenen Reaktoren, was im Borghi-Diagramm iibersichtlich dar-
gestellt werden kann.

Die Schwierigkeit bei dieser Vielzahl unterschiedlicher Flammenfor-
men ist, dass es kein allgemein giiltiges Modell gibt, das in jedem
Regime passende Ergebnisse liefert. In der Praxis ist es vielmehr so,
dass fiir die einzelnen Bereiche im Borghi-Diagramm jeweils geson-
derte Modelle existieren, weshalb die Vielfalt der in der Literatur
beschriebenen Anséitze entsprechend hoch ist. Fiir die Modellierung
ist es demnach wichtig zu wissen, in welchem Bereich des Borghi-
Diagramms die Verbrennung ablauft.

Die Ubergiéinge zwischen den verschiedenen Regimen werden iiber
Kennzahlen charakterisiert, wie sie in den Gleichungen 4.19 - 4.21

gezeigt werden.
Li (uw\ '
Da = & (“) (4.19)
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4.3 Turbulente Flammengeschwindigkeit

Rey, = —2 (4.20)

Ka = <Z>2 (4.21)

Die Damkoéhler-Zahl Da beschreibt das Verhéltnis von chemischer
zu turbulenter Zeitskala. Bei Werten kleiner als eins laufen die tur-
bulenten Vorgénge schneller ab als die chemischen, was bedeutet,
dass eine Durchmischung von Verbrennungsedukten, Zwischenpro-
dukten und Produkten stattfindet. Die Flammenfront wird mit sin-
kender Damkéhler-Zahl immer undefinierter, bis hin zum homoge-
nen Reaktor mit perfekter Durchmischung von Edukten, Zwischen-
produkten und Verbrennungsprodukten.

Eine weitere Regimegrenze im Borghi-Diagramm ist das Klimov-
Williams-Kriterium, bei dem die Karlowitz-Zahl Ka einen Wert von
eins annimmt. In diesem Fall ist die laminare Flammendicke gleich
dem Durchmesser der kleinsten Wirbel im Spektrum, den sogenann-
ten Kolmogorov-Wirbeln. Bei weiterer Steigerung der Karlowitz-
Zahl dringen diese Wirbel in die Vorwarmzone ein und fithren zu ei-
ner Verdickung der Flammenfront. Oberhalb dieses Kriteriums wird
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Abbildung 4.6: Einfluss der Abgasriickfiihrung auf die Lage der Ver-

brennung im Borghi-Diagramm
n=1400 [min~1], my=114 [mg/ASP], E97
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4 Verbrennungsmodellierung

deshalb auch von den dicken, gefalteten Flammen gesprochen.
Unterhalb des Klimov-Williams-Kriteriums befindet sich der Be-
reich der gefalteten Flammen. Typischerweise lauft die Verbrennung
in aktuellen stochiometrisch und homogen betriebenen Ottomoto-
ren in diesem Bereich ab.

Abbildung 4.6 zeigt den Einfluss der Abgasriickfithrung auf die Lage
der Messpunkte im Borghi-Diagramm, wobei jeweils die Bedingun-
gen bei maximaler Temperatur in der unverbrannten Zone darge-
stellt werden. Es ist deutlich zu erkennen, dass die Verbrennung
mit Abgasriickfiihrung zu einer starken Verschiebung der Betrieb-
spunkte im Borghi-Diagramm in Richtung des Bereichs der dicken,
gefalteten Flammen fiihrt. Dies liegt vor allem an der Verringerung
der laminaren Flammengeschwindigkeit, die letztlich auch eine Er-
hohung der laminaren Flammendicke nach sich zieht.

4.3.1 Stand der Forschung

Die verstirkte Faltung der Flamme fiihrt zu einer deutlichen Ver-
groflerung der Flammenfrontoberfliche, die durch das Oberflachen-
Verhéltnis A;/A = s;/s; modelliert wird. In der Literatur ist bereits
eine Vielzahl an verschiedenen Ansétzen verfiighar [1, 9, 28, 38, 42,
53, 56, 70, 71, 73, 74, 75, 83, 87, 86, 106, 105, 112, 122] und die For-
schung auf diesem Gebiet ist noch sehr aktiv. Speziell im Bereich der
dreidimensionalen Verbrennungsmodellierung werden zum Teil sehr
komplexe Modelle verwendet, auf die hier nicht ndher eingegangen
wird. Als Beispiel sei die Arbeit von Dahms et al. [27] genannt.

Abgesehen von Peters [112], der einen Ansatz rein auf Basis der
Damkéhler-Zahl verfolgt und Herrmann [56], bei dessen Ausarbei-
tung auch die Streckung der Flamme beriicksichtigt wurde, wird im
allgemeinen der Ansatz aus Gleichung 4.22 genutzt und modifiziert.

1\ Cst dst
2 = ¢ =Au+ Ba <u> <p) Reget (4.22)
S; S1 Po

Einige in der Literatur vertffentlichte Werte der Konstanten in die-
ser Gleichung sind in Tabelle 4.2 zu finden.
Der Einfluss der Reynolds-Zahl auf die Flammenfaltung wurde als
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4.3 Turbulente Flammengeschwindigkeit

Ast Bst Cst dst €st
Abdel-Gayed (1] 0.0 3.788 0.0 0.0 0.238
Giilder [53] 1.0 0.62 05 00 025
Kerstein [71] 0.0 1.0 05 00 0.375
Kobayashi [73] 0.0 2.9 0.38 0.38 0.0
Koch [76] 0.33- RV 06765 07 00 0.25
Landry [83] 1.0 2.8 05 00 025
Muppala [105] 1.0 0.46/Le 0.3 0.2 0.25

Tabelle 4.2: veroffentlichte Konstanten fiir Gleichung 4.22

Erstes von Abdel-Gayed und Bradley beobachtet [1] und von diver-
sen Forschern bestétigt [53, 71, 105]. Die Exponenten der Reynolds-
Korrektur (es) liegen in den meisten Féllen bei 0.25.

Kobayashi untersuchte den Einfluss des Drucks auf die turbulente
Flammengeschwindigkeit anhand von Messungen an einem Brenner
mit Driicken bis 30bar [73]. Dabei wurde eine hohe Abhingigkeit
der turbulenten Flammengeschwindigkeit vom Druck festgestellt,
die zur Einfiihrung der Druck-Korrektur in Gleichung 4.22 fiihrte.
Eine deutliche Erweiterung des Ansatzes stellt die Arbeit von Mup-
pala et al. [105] dar, da in dieser erstmals eine Kombination der
Reynolds-Korrektur und der zusétzlichen Druck-Korrektur beschrie-
ben wurde. Die algebraische Korrelation fiir die Flammenfaltung
wurde dabei zur SchlieBung des chemischen Quellterms fiir magere
Methan/Luft-, Ethylen/Luft- und Propan/Luft-Flammen genutzt.
Die Koeflizienten wurden fiir jede Flamme soweit optimiert, dass ei-
ne gute Ubereinstimmung von Simulation und Experiment gegeben
war. Durch dieses Vorgehen wurde zusétzlich eine Abhéngigkeit der
Flammenfaltung von der Lewis-Zahl des verwendeten Kraftstoffes
beobachtet. Anhand der Berechnung von Methan/Wasserstoff/Luft
bzw. Propan/Wasserstoff/Luft-Flammen wurden diese Ergebnisse
von Dinkelacker et al. [33] bestétigt.

Eine direkte Auswertung von motorischen Daten ist anhand von Ex-
perimenten am Transparentmotor moglich, wie es von Landry et al.

[83] durchgefithrt wurde.
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4 Verbrennungsmodellierung

4.3.2 Einfluss der Lewiszahl auf die turbulente
Flammengeschwindigkeit

In Abhéngigkeit der Randbedingungen und des Kraftstoffes reagiert
die Stabilitdt laminarer Flammen unterschiedlich auf Streckung und
Kriimmung. Erste Arbeiten beziiglich der hydrodynamischen Stabi-
litét laminarer Flammen wurden von Darrieus [29] und Landau [82]
veroffentlicht, wobei die Flammengeschwindigkeit in diesen Analy-
sen als konstant angenommen wurde. Ein Ergebnis dieses Modells
ist, dass planare Flammen bedingungslos instabil sind [111]. Diese
Aussage steht jedoch in Konflikt mit experimentellen Untersuchun-
gen, die die Existenz stabiler planarer, laminarer Flammen zeigen
[116]. Der Einfluss der Flammenstruktur und der Geschwindigkeit
senkrecht zur Flammenfront auf die Stabilitit der Flamme muss
demnach berticksichtigt werden. Die wegweisende Arbeit in diesem
Bereich wurde 1964 von Markstein veroffentlicht, in der der Ein-
fluss der Flammenkrimmung auf die laminare Flammengeschwin-
digkeit iiber ein phénomenologisch gefundenes Langenmafl in der
GroBlenordnung der laminaren Flammendicke, das als Markstein-
lainge £ bezeichnet wird, beriicksichtigt wird [94]. Die Markstein-
lange ist abhédngig von molekularen und thermischen Diffusionspro-
zessen, die durch die Krimmung der Flamme beeinflusst werden.
In der Literatur werden diese Effekte héufig {iber die sogenannte
Marksteinzahl Ma = £/4; beschrieben. Clavin veréffentlichte eine
Berechnungsmethode zur Bestimmung der Marksteinzahl [22]. Eine
umfassende Analyse des Einflusses von Streckung, Kriimmung, der
Lewiszahl und des Warmeverlustes ist bei Chung und Law [21] zu
finden. Durch die starke Faltung gibt es im Bereich der turbulenten
Flammen &hnliche Effekte, die Streckung und Kriimmung ist jedoch
lokal stark unterschiedlich. Die Arbeit von Weif} et al. [142] zeigt,
dass der Einfluss von Streckung und Kriimmung beriicksichtigt wer-
den muss, wenn die Annahme A; - s; = A - s; getroffen wird.

Die Oberflachenvergrofierung durch die zelluldre Instabilitdt lami-
narer Flammen ist sehr gut an Schlierenfotographien zu erkennen,
wie sie von Law et al. [85] und Wu et al. [148] aufgenommen wurden.

Im Rahmen dieser Arbeit soll auf die aufwendige Modellierung der
Markstein-Zahl, wie z.B bei Dahms et al. [27], verzichtet werden.
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4.3 Turbulente Flammengeschwindigkeit

Statt dessen wird, wie schon bei Muppala et al. [105], die starke
Abhéngigkeit der Markstein-Zahl von der Lewis-Zahl Le = a/D zur
Charakterisierung des Streckungseinflusses verwendet. Diese Ab-
héngigkeit wird auch ausfiihrlich von Lipatnikov und Chomiak [88]
diskutiert.

Der Flammenfaltungsfaktor wurde tiber die mittlere Flammenfront-
oberflaiche von Messpunkten mit verschiedenen Kraftstoffen berech-
net. Neben reinem Benzin und Ethanol wurden auch Mischungen
aus Benzin und Ethanol sowie reines Methan zur Analyse herange-
zogen, wodurch eine groffe Bandbreite an Lewis-Zahlen betrachtet
wurde. Das Vorgehen zur Analyse der mittleren Flammenfrontober-
fliche, wie in Gleichung 4.23 gezeigt, ist analog zu Koch [75].

i dQs
A= 4.2

Die Analyse des Flammenfaltungsfaktors anhand der mittleren
Flammenfrontoberfliche beruht auf der Annahme, dass das Maxi-
mum der mittleren Flammenfrontoberfliche bei gegebenem Brenn-
raum fiir alle Kraftstoffe anndhernd gleich bleiben sollte. Voraus-
setzung dafiir ist eine Schwerpunktlage in der Ndhe des oberen
Totpunkts, da die mittlere Flammenoberfliche dort hauptséchlich
durch die Brennraumgeometrie beeinflusst wird. Durch die Variati-
on von Last, AGR-Rate und Drehzahl konnte eine grole Bandbrei-
te der Randbedingungen beziiglich Druck, laminarer Flammenge-
schwindigkeit und Turbulenzintensitdt in die Modellbildung einbe-
zogen werden. Eine schematische Darstellung der mittleren Flam-
menfrontoberfliche und der Oberflichenvergréflerung durch insta-
bile laminare Flamelets ist in Abbildung 4.7 zu sehen.

Bei den Berechnungen wurde die effektive Lewis-Zahl analog zum

stabiles Flamelet

instabiles Flamelet

Abbildung 4.7: Oberflichen Vergroferung durch Flammenfaltung
und instabile laminare Flamelets
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4 Verbrennungsmodellierung

Vorgehen von Bechtold und Matalon [4] bestimmt, das durch die
Gleichungen 4.24 - 4.25 beschrieben wird.

1+ Ze(: -1 <1.
pe=4" (-1 ¢<10 (4.24)
1+ Ze(p—1) ¢>1.0
(LBE—1>+(L6D—1)-AL6
Le=1+ 4.25
€ 1+AL6 ( )
Tpg — T
Je=4 . ———— 4.2
¢ Toa —To (4.26)

Die Berechnung der Zeldovich-Zahl (Ze) wird nach dem Vorschlag
von Miiller et al. [103] berechnet, der auch von Dahms et al. ein-
gesetzt wurde [27]. Die adiabate Flammentemperatur T,4 und die
Temperatur Ty entsprechen den Temperaturen aus der Approxima-
tion der laminaren Flammengeschwindigkeit. Lep ist die Lewis-Zahl
des Gemisches bezogen auf den Mangelreaktanden, Leg die des Ge-
misches bezogen auf den Uberschussreaktanden. Abbildung 4.8 zeigt
die effektive Lewis-Zahl eines Kraftstoff-Luft-Gemisches bei einer
Zeldovich-Zahl von 5.0. Die verwendeten Werte der einzelnen Lewis-
Zahlen konnen dieser Abbildung ebenfalls entnommen werden.

Bei der Berechnung der Lewis-Zahl der Ethanol-Benzin-Mischungen
wurde linear zwischen Benzin und Ethanol anhand des Molenbruchs

24 I
Flud  Le - 'I‘E"ﬂe;:‘:é}
22 Methan 1.00 PRF95
Ethanol 1.60
2t PRF95 250
Luft 1.08
T 18
S
S 1ef
141 \
12+
1 Il 1 1
0.4 0.6 0.8 1 1.2 14 1.6

O[]

Abbildung 4.8: Effektive Lewis-Zahl verschiedener Luft-Kraftstoff-
Gemische bei Ze=5.0
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4.3 Turbulente Flammengeschwindigkeit

von Ethanol gewichtet (Gleichung 4.27).

Lepes = (1 — zo,ms0m) - Leprros + o, ms0m - Lec,mson (4.27)

Bei der Untersuchung der Flammenausbreitung der verschiedenen
Kraftstoffe bei unterschiedlichen Randbedingungen wurde neben
der von Muppala et al. gezeigten Abhéngigkeit des Parameters
Bg; von der Lewis-Zahl auch ein Einfluss auf Parameter cg; beob-
achtet. Der durch die Analysen gefundene Zusammenhang wird in
Gleichung 4.28 dargestellt.

s 0.4 o 0.5-Le%25 P 0.1
t : 0.25
— = =14+—(— — R 4.28
. gf + 1,c0-85 <3l > <p0> €y ( )

Fir Luft-Kraftstoff-Gemische mit einer Lewis-Zahl von eins ist der
Exponent ¢y gleich dem von Giilder vorgeschlagenen Wert von 0.5
[53], fir hohere Lewis-Zahlen néhert sich ¢s; dem bei Koch angege-
benen Wert von 0.7 an. Die steigende turbulente Flammenausbrei-
tungsgeschwindigkeit mit sinkender Lewis-Zahl wird dadurch sehr
gut wiedergegeben.

Abbildung 4.9 zeigt die mittleren Flammenfrontoberflichen fiir die
Kraftstoffe RON95, E25, E85, E97 und Methan. Sowohl die Maxima
der Flammenfrontoberflichen der Ethanol-Mischungen als auch die
von Methan und E97 liegen, wie gefordert, in der gleichen Gréfen-
ordnung. Die Ergebnisse der Ethanol-Mischungen wurden mit einem
Verdichtungsverhéltnis von 11 ermittelt, der Vergleich von Methan
und E97 bei einer Verdichtung von 13.25. Das groflere Kompres-
sionsvolumen bei ¢ = 11 fithrt zu einem hoéheren Maximum der
Flammenfrontoberfliche, was diesen Unterschied erklart. Eine né-
here Erlduterung dieses Zusammenhangs ist in Kapitel 4.5 zu finden.
Die gefundene Beziehung fiir die turbulente Flammengeschwindig-
keit wurde auch mit Daten aus der Literatur verglichen. Hierbei
dienten vor allem die Daten von Muppala et al. [106] als Basis.
In dieser Arbeit wurde die turbulente Flammengeschwindigkeit ver-
schiedener Mischungen von Wasserstoff und Methan bzw. Wasser-
stoff und Propan bei unterschiedlichen Randbedingungen beziiglich
Turbulenz und Gemischzusammensetzung gemessen. Durch die Bei-
mischung von Wasserstoff wurden bei den Versuchen der Einfluss der
Lewiszahl in einem Bereich von 0.42 bis 1.62 untersucht.
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4.4 Modellierung der Flammenkernbildung

Die Ergebnisse dieses Vergleichs sind in Abbildung 4.10 zu sehen.
Die gute Ubereinstimmung der Berechnung mit den gemessenen
Werten bestéitigt zum einen die Richtigkeit der getroffenen Annah-
me beziiglich des Maximums der mittleren Flammenfrontoberfliche
und zeigt zum anderen, dass der Ansatz zur Berechnung der turbu-
lenten Flammengeschwindigkeit auch fiir Gase mit Lep < 1.0 gute
Ergebnisse liefert.

4.4 Modellierung der Flammenkernbildung

Eine weitere Modellierungsgrofle ist die Dauer von der Ziindung bis
zum ersten messbaren Druckanstieg, dem eigentlichen Brennbeginn.
Dieser Brennverzug wird in der Literatur tiber verschiedene physika-
lische Wirkmechanismen erkldrt, weshalb unterschiedliche Modelle
zu finden sind. Chmela et al. [20] erkliren den Brennverzug rein
iiber den chemischen Prozess der Radikalbildung, wobei ab einer
kritischen Radikalkonzentration eine stabile Flamme etabliert ist.
Entsprechend basiert der vorgestellte Ansatz auf einer Arrhenius-
Gleichung fiir die Radikalkonzentration. Der Brennbeginn wird da-
bei tiber das zeitliche Integral dieser Arrhenius-Gleichung bestimmt.
Der grofite Teil der in der Literatur beschriebenen Ansitze mo-
delliert den Brennverzug iiber eine zeitlich abhdngige Flammenge-
schwindigkeit. Die zugrundeliegende Vorstellung ist, dass nach der
Zindung zunéchst ein kleiner laminarer Flammenkern vorhanden
ist, der noch nicht durch die Turbulenz beeinflusst wird. Mit zuneh-
mendem Radius dieses Flammenkerns wichst der Einfluss der Tur-
bulenz und die Flamme geht von einer laminaren in eine turbulente
Ausbreitung iiber. Der Verlauf dieses Ubergangs wird unterschied-
lich modelliert. Sehr ausfiihrliche Beschreibungen des Ziindvorgangs
sind bei Maly [93], Pischinger [113, 114] und Herweg und Maly [57]
zu finden.

Lammle [81] berechnet den Brennverzug anhand des Radius des
Flammenkerns, wobei sich die Flamme mit der vollausgebildeten
turbulenten Flammengeschwindigkeit ausbreitet, die iiber eine An-
passungskonstante modifiziert wird. Sobald der Radius in der Gro-
Benordnung des integralen Langenmafes liegt, wird die Berechnung
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4 Verbrennungsmodellierung

der Hauptverbrennung initialisiert.
Der grofite Teil der bisherigen Arbeiten zur Flammenkernentwick-
lung arbeitet mit einem Term der Form (1 —exp (—a))™. Keck et al.
[69] modellieren den Fortschritt des Flammenkerns tiber das Ver-
héltnis der verstrichenen Zeit zu einer charakteristischen Zeit. Ein
dhnliches Vorgehen wird bei Peters [112] beschrieben. Brehob und
Newman [11] gehen von dem Verhéltnis der Zeit zu einem Verhéltnis
des Flammenkernradius zum integralen Langenmaf} iiber. Herweg
und Maly [57] kombinieren diese beiden Ansétze und beriicksich-
tigen Uberdies auch die Ausbreitungsgeschwindigkeit des Plasmas
und den Warmeverlust an die Elektroden.
In der vorliegenden Arbeit kam ein sehr einfacher zeitbasierter An-
satz zum Einsatz, wie er in den Gleichungen 4.29 - 4.31 gezeigt ist.
Dt U/

T RO (4.29)
6t - ’U/ .
=TS L0 e 0

sit) = s+ (5° —s1)- 1—eXp<—t) (4.31)

Die charakteristische Zeit wird iiber die turbulente Flammendicke
nach Gleichung 4.30 fiir jeden Zeitschritt berechnet. Da die aktuelle
Flammengeschwindigkeit s;(¢) in diese Formel Eingang findet, muss
ein iteratives Verfahren zur Berechnung der instationdren Flammen-
geschwindigkeit bzw. -faltung angewendet werden.

Uber Gleichung 4.32 kann der aktuelle Radius des Flammenkerns
berechnet werden. Initialisiert wird der Radius iiber die Lénge J. in
der Groflenordnung des Elektrodenabstands der Ziindkerze und die

Brennraum Cpg1  Crie2

NFZ 1.0 1.0
PKW 2.0 4.0

Tabelle 4.3: Modellkonstanten fiir die Berechnung der Flammenker-
nentwicklung
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4.5 Mittlere Flammenfrontoberflache

Ausbreitungsgeschwindigkeit tiber die laminare Flammengeschwin-
digkeit.

deZK = si(t) (4.32)
r(0) = Crr;1-0e (4.33)

Apk(t) = Crrp-m-rhg (4.34)
s 095 (4.35)
5¢°

Uber den Flammenkernradius kann die Oberfliche des Flammen-
kerns berechnet werden. Die Warmefreisetzung in dieser Phase wird
mit Gleichung 4.1 bestimmt, wobei die mittlere Oberfliche anhand
der Gleichung 4.34 ermittelt wird und als turbulente Flammenge-
schwindigkeit der aktuelle Wert von s;(t) verwendet wird. Sobald
95% der vollausgebildeten turbulenten Flammengeschwindigkeit er-
reicht sind, wird an das Modell fir die mittlere Flammenfrontober-
fliche iibergeben, das in Kapitel 4.5 beschrieben wird.

Die Konstanten der Gleichungen 4.32 und 4.34 sind in Tabelle 4.3
zu finden. Die Werte fiir den Dachbrennraum des PKW-Motors sind
generell etwas grofer, da dieser Motor iiber eine Tumblestrémung
verfiigt, die den Funken und den initialen Flammenkern auslenkt
und somit zu einer VergroBerung der Funkenldnge fithrt. Durch die
Auslenkung reduziert sich der Einfluss der Elektroden der Ziindker-
ze, weshalb mit einer kugelférmigen Ausbreitung des Flammenkerns
gerechnet werden kann.

4.5 Mittlere Flammenfrontoberflache

Die mittlere Flammenfrontoberfliche wird in dieser Arbeit iiber ei-
ne Erweiterung des Ansatzes von Koch [75] berechnet. Analog dazu
wird tiber die Gleichung 4.23 aus einigen Brennverldufen eine cha-
rakteristische Oberfliche ermittelt. Diese charakteristische Oberfla-
che wird {iber die Durchbrennfunktion aufgetragen und bei der Ar-
beitsprozessrechnung eingelesen. Anders als bei Koch wird die mitt-
lere Oberfliche A nicht durch einen dimensionslosen Faktor K,
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4 Verbrennungsmodellierung

dividiert, sondern durch die zum aktuellen Zeitschritt mogliche ma-
ximale Oberfliche A, 4., wodurch der charakteristische Verlauf der
Oberflache normiert wird (Gleichung 4.36).

DVA: Anown = % APR: A= A’Zlnorm ' Anmw (436)

Grundsétzlich steht die maximal mogliche Oberfliche in engem
Zusammenhang mit dem aktuellen Zylindervolumen. Das von der
Flamme maximal nutzbare Volumen setzt sich aus dem Volumen
der Kolbenmulde und dem vom Kolben freigegebenen Zylindervolu-
men zusammen. Durch den starken Warmeentzug in der Nahe der
Brennraumwénde kann die Flamme jedoch nicht komplett bis zur
Wand durchbrennen. Das Gleiche gilt in stdrkerem Mafle fiir Spalte
im Brennraum, wie den Feuersteg und den Quetschspalt. Das Losch-
verhalten in der Ndhe von Wénden muss demnach beriicksichtigt
werden. Nach Heywood [60] kann der Loschabstand fir laminare
Flammen iiber die Peclet-Zahl und die laminare Flammendicke
bestimmt werden. In Analogie zu diesem Zusammenhang wird in
dieser Arbeit eine turbulente Peclet-Zahl Pe; zur Beschreibung des
Loschverhaltens turbulenter Flammen an Wianden definiert. Die
Grundlage dafiir ist das Gleichgewicht zwischen Warmefreisetzung
und Wéarmeabfuhr in Wandnéhe. Davon ausgehend wurden die
Haupteinflisse auf Warmeabfuhr und -freisetzung abstrahiert, was
letztlich zur Gleichung 4.37 fiihrt.

U/

¢ (1—2xpg)- st Ex
Als Haupteinfluss auf den Wérmeiibergang wurde die Turbulenzin-
tensitat identifiziert. Der Einfluss der Temperaturdifferenz zwischen
unverbrannter Zone und Zylinderwand fliefit lediglich in die Kon-
stante Cpet o e€in, da die Anderung der Temperaturdifferenz im
Vergleich zur Anderung der Turbulenzintensitit relativ gering ist.
Die Wirmefreisetzung wird sowohl von der Brenngeschwindigkeit
als auch von der Energiedichte vor der Flamme beeinflusst. Da die
Dichte in der unverbrannten Zone sowohl auf die Warmefreisetzung
als auch auf den Wandwérmeiibergang Einfluss hat, kann diese ver-
nachléssigt werden und die Energiedichte wird nur noch vom Rest-

Pet = CPet,w . (437)
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4.5 Mittlere Flammenfrontoberflache

gasgehalt und der Kraftstoffkonzentration in der unverbrannten Zo-
ne verdndert. Mit der turbulenten Peclet-Zahl und der turbulenten
Flammendicke ¢; konnen die Loschabstdnde senkrecht zur Wand
dq.w und in Spalten dg 4 berechnet werden (siehe Gleichungen 4.38
- 4.40).

Dt U/

0 = —=—L (4.38)
St St

dgw = Pei-b (4.39)

dq,g = CPet,g - Pey - 4y (440)

Analog zu laminaren Flammen ist der Loschabstand in Spalten deut-
lich gréBer als an senkrechten Wanden, was tiber den Faktor Cpes g
beriicksichtigt wird. Dieser Faktor liegt mit einem Wert von 5 in ei-
ner dhnlichen Gréflenordnung wie Heywood ihn fiir laminare Flam-
men angibt [60]. Der Einfluss des Loschverhaltens auf die maximale
Flammenfrontoberfliche kann {iber diese Abstédnde beriicksichtigt
werden.

Es wird zunédchst der Durchmesser einer dem Muldenvolumen pro-
portionalen Halbkugel gebildet und anschlieend um den Loschab-
stand verringert. Das Muldenvolumen Vjp corr bezeichnet das mit
diesem verringerten Durchmesser berechnete Halbkugelvolumen
(Gleichung 4.41). Bei Dachbrennrdumen wird anstatt des Mulden-
volumens V};, die Summe aus Zylinderkopfvolumen und Muldenvo-
lumen verwendet.

1 12-V,,\ /3 ’
Vibcorr = 7 °7° [(pb> ~ dq,w] (4.41)

™

Das durch die Kolbenbewegung freigegebene Volumen V,,,, wird an-
hand der Gleichungen 4.42 - 4.45 berechnet. Die Eindringtiefe in den
Quetschspalt wird iiber das Loschverhalten der Flamme in Spalten
beeinflusst. Die Flamme kann sich zunéchst bis zu einem Durchmes-
ser in der Groflenordnung des um den Loschabstand senkrecht zur
Wand reduzierten Muldenhalsdurchmessers dp corr frei ausbreiten.
Mit steigendem Abstand zwischen Zylinderkopf und Kolben wird
zu diesem Durchmesser die Eindringtiefe in den Quetschspalt ad-
diert, die sowohl von der Kolbenposition als auch vom turbulenten
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Abbildung 4.11: Berechnung des effektiv nutzbaren Flammenvolu-
mens

Loschabstand in Spalten abhéngig ist. Anhand dieses Durchmes-
sers und des Kolbenwegs s, wird das Volumen eines Zylinders be-
rechnet, das das zusétzliche von der turbulenten Flamme nutzbare
Volumen V),,, représentiert (Gleichung 4.45). Der maximale Durch-
messer dieses Zylinders ist die um den Loéschabstand dg ., reduzierte
Zylinderbohrung B.opr-

dpb,corr = dpb - dq,w i Beorr = B — dq,w (442)
Beorr
d = min (4.43)
dpb,corr +crai - (SP - dq,g)
chyl - Vc
s = ——— +35 (4.44)
p Ap q
1
Vom 1T d? (4.45)

Eine Veranschaulichung der Gréfien in den Gleichungen 4.41 - 4.45
ist in Abbildung 4.11 zu sehen.
Die maximal von der Flamme nutzbare Oberfliche wird anschlie-
Bend iiber die Multiplikation des nutzbaren Flammenvolumens
(Viob,corr + Vpm) mit dem Verhéltnis aus der Flammenfrontoberfl4-
che im oberen Totpunkt zum Muldenvolumen berechnet (Gleichung
4.46).
A o Aor
maxr — 1, (anb,cor'r + me) (446)
Vb
Die normierte charakteristische Signatur des Brennraums kann
durch die Division der aktuellen Flammenfrontoberfliche durch die
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4.5 Mittlere Flammenfrontoberflache

maximal nutzbare Oberfliche berechnet werden. In Abbildung 4.12
ist die Berechnung fiir das Verdichtungsverhéltnis 14.5 gezeigt. Die
Konstanten in Tabelle 4.4 wurden fiir diesen Referenzautbau abge-
stimmt und kamen bei allen Simulationen unverdndert zur Anwen-
dung. Die Abbildung zeigt rechts eine AGR-Variation bei konstanter

55+ Xrg=0.039
Xrc=0.228

55 Xrg=0.039
Xrg=0.083
5 xrg=0.131
45 - Xrg=0.178
Xrg=0.228
4 - XrG=0.275
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Abbildung 4.12: Berechnung der charakteristischen Flammenfron-
toberfliche (Kolben X039, E97)
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Konstante Erlauterung Wert
Cpet,w Adaption der Peclet-Zahl an Wénden 1.6
Cpet,g Adaption der Peclet-Zahl in Spalten 5.0
CF A1l Adaption der Eindringtiefe 2.5

Tabelle 4.4: Modellkonstanten fiir die Berechnung der maximalen
Flammenfrontoberfliche

Schwerpunktlage und links eine Variation der Schwerpunktlage mit
3.9% und 22.8% Restgasgehalt. Im unteren Teil sind die resultie-
renden charakteristischen Signaturen der einzelnen Betriebspunkte
sowie die mittlere Signatur zu sehen. Speziell bei der Variation der
Schwerpunktlage ist der Einfluss des Restgases deutlich zu erken-
nen, da die maximale Oberfliche mit hoherem Restgasgehalt und
spaten Verbrennungslagen deutlich kleiner ist mit geringem Rest-
gasanteil. Dieses Verhalten ist auf den grofieren Loschabstand mit
zunehmendem Restgasanteil zuriickzufiithren, was die Eindringtiefe
in den Quetschspalt und somit die maximale Flammenoberfliche
reduziert.

Das Niveau der maximalen Flammenfrontfiiche wird durch die ma-
ximale Flammenfrontoberfliche im oberen Totpunkt Aoy vorgege-
ben. Im Rahmen dieser Arbeit wurde der Einfluss unterschiedli-
cher Brennraumformen und Verdichtungsverhéltnisse auf Aor un-
tersucht. In Abbildung 4.13 sind Lastvariationen mit drei verschie-
denen Verdichtungsverhéltnissen zu sehen. Es ist deutlich zu erken-
nen, dass die maximale Oberfliche mit steigendem Muldenvolumen
deutlich anwéchst. Der Vergleich der maximalen Oberfliche mit den
geometrischen Daten der Kolbenmulden zeigt, dass sich die maxi-
male Oberfldche iiber die Mantelflache einer Kugelschicht annédhern
lasst. Aus dieser Erkenntnis resultiert das Modell in Gleichung 4.47.

Aor =27 (1pp — dex) - Spb (4.47)

Die maximale Oberfliche im oberen Totpunkt wird demnach
iiber den Muldenhalsradius r,, und die maximale Muldentiefe
spy berechnet. Der Wert d., berticksichtigt die Tatsache, dass
die Flammenfront in der Realitdt nicht perfekt kugelférmig ist
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4.5 Mittlere Flammenfrontoberflache

und die Verbrennung in Richtung
der Auslassventile etwas schneller
ablduft, da hier die Wandtempera-
tur hoher ist. Fiir die drei in Abbil-
dung 4.13 gezeigten Verdichtungs- Moo
verhéltnisse wurde d, so gewahlt,
dass der iiber Gleichung 4.47 be-
rechnete Wert fiir Aor dem Maximum der mittleren Flammen-
frontoberfliche des jeweiligen Verdichtungsverhéltnisses entspricht.
Es zeigt sich, dass die Werte fir d.; mit einer Streuung zwischen
7.0mm und 8.2mm in einer dhnlichen Groéflenordnung liegen. Eine
dhnliche Beobachtung ist bei Grill [49] beschrieben, wobei d., Wer-
te von 2 =+ 10mm annimmt. Auer wéahlt in seiner Arbeit einen Wert
von bmm [2]. Ldmmle berechnet in seiner Arbeit den Einfluss des
Brennraumvolumens iiber das Verhéltnis der Mantelflichen eines

Epsilon 11.0 Epsilon 13.0 Epsilon 14.5
s == ﬁﬁ
3 ¥ n = © T\ - i

g T A [~ <A |
1 79 |265 F ‘\ g 20.0)
| 53.0 g g
& > ‘e X - 7%/4

A[m? x 10

10 0 10 20 -20 10 0 10 20 30
¢ ['W] ¢ KW

Abbildung 4.13: Verlauf der mittleren Flammenfrontoberfliche bei
verschiedenen Verdichtungsverhéltnissen (n =
1400[min~1], zrg = 0.28]~], pme-Variation)
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Zylinders. Da die Formeln zur Berechnung der Zylindermantelfla-
che und der Mantelfliche einer Kugelschicht identisch sind, kann
das Vorgehen aus Gleichung 4.47 als Erweiterung der Vorgehens-
weise von Lammle angesehen werden.

Mit den Gleichungen 4.36 - 4.45 und 4.47 wurde die charakteristische
Signatur diverser Kraftstoffe und Brennrdume berechnet. Abbildung
4.14 zeigt auf der linken Seite die Signatur des PKW-Motors und
des NFZ-Motors mit verschiedenen Kolbenmulden und Kraftstoffen.
Auf der rechten Seite ist der Vergleich des Modells aus Gleichung
4.47 und den aus den Messwerten gewonnen Werten fiir Aor zu
sehen. Die Verldufe in Abbildung 4.14 sind relativ dhnlich, lediglich
im Ausbrandverhalten zeigt sich ein Unterschied, da der Gradient
der Signaturen mit fliissig in den Kanal eingespritztem Kraftstoff
(E97) zwischen 90% und 100% Umsatz deutlich geringer ist als der
des gasformigen Kraftstoffs und des PKW-Motors mit Direktein-
spritzung. Dieser schlechtere Ausbrand ist auf eine ungiinstigere

—— NFZX019E97  &=11.0 + NFZX019E97  &=11.0
—— NFZX034E97  £=13.0 x  NFZX034E97  €=13.0
NFZX039E97  e=14.5 NFZ X039 E97  e=14.
—— NFZ B019 Methan £=13.25 = NFZB019 Methan €=13.25
—— PKW £=9.50 o PKW £=9.50
1.1 55
1L 45
09 |- 445
\ L - @
0.8 - 4 2
07 |- \ . 435 %
= \ —
N \ 13 €
o .
g 05F ' 425 g
04 - 42
03} \ 415 <
0.2 | 41
0.1 -4 05
1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 0

0
0 010203040506070809 1005115225335445555
XH AOT, Exp. [m2] x103

Abbildung 4.14: links: Charakteristische Signaturen verschiedener
Brennraume
rechts: Vergleich der Modellierung von Apr mit
den experimentell gewonnenen Werten
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4.5 Mittlere Flammenfrontoberflache

Gemischbildung zuriickzufithren, da der Kolben und vor allem die
Einlassventile stark mit flissigem Kraftstoff benetzt werden. Die-
ser Kraftstofffilm brennt am Ende der Verbrennung sehr langsam
ab. In der Literatur finden sich Untersuchungen am Transparent-
motor, die diesen Sachverhalt bestétigen [96]. Bei der Verbrennung
von Gas und bei einer Direkteinspritzung tritt diese Kraftstoffbenet-
zung nicht oder nur vermindert auf, weshalb das Ausbrandverhalten
dieser Motoren deutlich besser ist.

In den Simulationen wurden deswegen zwei charakteristische Signa-
turen verwendet. Zur Simulation aller Ergebnisse mit Kanaleinsprit-
zung wurde die Signatur 'NFZ X039 E97’ verwendet, der PKW-
Motor und die Verbrennung gasformiger Kraftstoffe wurden mit dem
Verlauf '"NFZ B019 Methan’ berechnet. In Tabelle 4.5 sind die Wer-
te der geometrischen Groen rpp, spp und Vi zu finden, die aus den
Konstruktionszeichnungen der jeweiligen Kolben bzw. Brennraume
entnommen wurden. Der Parameter d., wurde bei allen Varianten
auf einen Wert von 8.2mm gesetzt, wie er bei der Auswertung des
Referenzaufbaus (NFZ-Motor, E97, Kolben X039) ermittelt wurde.
Tabelle 4.4 zeigt die Parameter zur Berechnung von A4z, die bei
sdmtlichen Analysen und Simulationen zum Einsatz kamen.

Brennraum Voplem®] rpplmm]  spp[mm]  de,[mm]
X019 E97 110.0 33.5 26.5 8.2
X034 E97 89.0 32.5 23.5 8.2
X039 E97 74.54 32.5 20.0 8.2
B019 Methan 85.5 28.25 29.4 8.2
DELA20 RON95 57.0 25.0 21.0 8.2

Tabelle 4.5: Modellkonstanten fiir die Berechnung der charakteris-
tischen Signatur verschiedener Brennrédume
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4 Verbrennungsmodellierung

4.6 Klopfmodellierung

Ein sehr wichtiges Thema bei der Berechnung der ottomotorischen
Verbrennung ist das Phinomen der klopfenden Verbrennung. Unter
bestimmten Randbedingungen kann es im Brennraum zu Selbst-
ziindungsvorgéngen vor der eigentlichen Flammenfront kommen, die
mit sehr groflen Druckanstiegsraten und hochfrequenten Druckwel-
len verbunden sind. Schlimmstenfalls kann dieses Phénomen zur
Zerstorung des Motors fithren, weshalb der dauerhaft klopfende Be-
trieb des Motors zwingend vermieden werden muss. Ein Grofiteil
der Gegenmafinahmen ist mit einer Verringerung des Wirkungsgra-
des des Motors verbunden, weshalb die Thematik des Motorklopfens
wahrend des Entwicklungsprozesses genau betrachtet werden muss.
Im Laufe der letzten Jahrzehnte wurden deshalb einige Modelle ent-
wickelt, die der Vorhersage klopfender Verbrennung dienen sollen.
In den folgenden Kapiteln wird der Stand der Technik beschrieben
und ein erweiterter Ansatz zur Klopfmodellierung vorgestellt. Die-
se Erweiterung deckt neben Benzin auch Ethanol und Methan als
Kraftstoffe ab.

4.6.1 Stand der Forschung

Der Schwerpunkt in der Erforschung der klopfenden Verbrennung
lag bei der Analyse von Benzinmotoren. Die grundsétzlichen FEr-
kenntnisse kénnen jedoch auch auf andere Kraftstoffe {ibertragen
werden.

Analyse des Phanomens Motorklopfen

In der Historie der Erforschung des Klopfphinomens kristalli-
sierten sich zwei Hauptpfade heraus. Die erste Gruppe erklart
das Motorklopfen iiber eine Beschleunigung der priméren Flam-
menfront [26, 92]. Die Ursache fiir diese Beschleunigung wird in
einer Erhohung der Radikalkonzentration durch Zunahme von
Druck und Temperatur gesehen. Durch diese Erhohung steigert
sich kontinuierlich die Verbrennungsgeschwindigkeit [26]. Maly
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4.6 Klopfmodellierung

und Ziegler gehen von einer Beschleunigung der Flamme durch
steigende Temperatur im Endgas sowie dem Einfluss von Mikrotur-
bulenzen aus, was schlielich zur klopfenden Verbrennung fithrt [92].

Die zweite Gruppe erklart das Klopfphdnomen durch Selbst-
zindungsvorgénge im Endgas[41, 59, 78, 77, 100, 101]. Generell
hat sich in Folge zahlreicher numerischer und experimenteller
Arbeiten die Selbstzlindungstheorie durchgesetzt. Untersuchungen
am Transparentmotor unter klopfenden Randbedingungen [97]
und an einer 'Rapid Compression Engine’ [47] zeigen die Zentren
der Selbstziindung sehr deutlich. Die Selbstziindung muss jedoch
nicht zwangslaufig zu der mit dem Motorklopfen assoziierten
Druckschwingung fithren [101]. Die Selbstziindung weist eine starke
zeitlich Abhéngigkeit auf, weshalb die Selbstziindungswahrschein-
lichkeit in den von der Flamme zuletzt erfassten Bereichen am
héchsten ist. Durch Lichtleiterziindkerzen kann dieses Verhalten
auch fiir moderne Serienmotoren sehr gut untersucht und bestéatigt
werden [61, 39].

Der Einfluss von AGR wurde fiir verschiedene Kraftstoffe untersucht
[10, 23, 31, 46, 62, 115]. Generell wird in diesen Veroffentlichungen
eine Reduzierung der Klopfneigung durch gekiihlte Abgasriickfiih-
rung aufgezeigt. Diana et al. [31] und Brecq et al. [10] zeigen den
Einfluss von AGR auf das Klopfverhalten von Gasen unterschiedli-
cher Zusammensetzung an Einzylindermotoren. Grandin et al. [46],
Hoepke et al. [62], Potteau et al. [115] und Cruff et al. [23] nutzen fiir
ihre Versuche aufgeladene Vollmotoren und Benzin als Kraftstoff.
Die Beeinflussung des Klopfverhaltens durch die Steuerzeiten wur-
den von Moore et al. [102] und Szybist et al. [130] analysiert. Es
wird gezeigt, dass durch spéteres Schlieflen der Einlassventile deut-
lich frithere Verbrennungslagen erreicht werden kénnen.

Der Einfluss des Ethanolgehalts auf das Motorklopfen wurde in di-
versen Veroffentlichungen behandelt [12, 18, 68, 67, 102, 107, 130,
134]. In allen Veroffentlichungen konnte eine deutliche Reduzierung
der Klopfneigung mit steigendem Ethanolgehalt festgestellt werden.
Dies fithrte in allen Féllen zu deutlichen Wirkungsgradsteigerun-
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4 Verbrennungsmodellierung

gen des Motors, wobei dies in einem Teil der Verédffentlichungen
tiber eine frithere Verbrennungslage erreicht wird [12, 18, 67] und
im anderen zusétzlich eine Erhéhung des Verdichtungsverhéltnisses
durchgefithrt wurde [102, 107, 130, 134].

Klopfmodelle

Bei den verschiedenen Klopfmodellen kénnen zwei unterschiedliche
Ansatzgruppen identifiziert werden. Die eine Gruppe modelliert den
Selbstziindungsvorgang iiber sehr stark reduzierte chemische Reak-
tionsmechanismen, die andere berechnet eine kritische Radikalkon-
zentration iiber den Ziindverzug eines Luft-Kraftstoff-Gemisches.
Eines der bekanntesten Modelle basierend auf chemischen Reakti-
onsmechanismen ist das sogenannte Shell-Modell, das urspriinglich
von Halstead et al. [54] entwickelt wurde und von Sazhin et al. [119,
120] iiberarbeitet wurde. Das Modell reduziert die sehr komplexe
Selbstziindungchemie auf einen acht-Schritt Mechanismus. Ziel ist
es, das Selbstziindungsverhalten speziell fiir Kraftstoffe mit ausge-
priagtem 'Negative-Temperature-Coefficient’ (NTC) Bereich zu be-
rechnen. Das Modell eignet sich entsprechend nicht nur fiir die Be-
rechnung des Klopfverhaltens von Benzinmotoren sondern durch
Verdnderung der Modellkonstanten auch fiir die Modellierung der
Dieselverbrennung [120].

Ein dhnlicher Weg wird von Miiller et al. fiir die Modellierung der
Selbstziindung von n-Heptan eingeschlagen, wobei lediglich vier Re-
aktionsschritte in Betracht gezogen werden [104]. Durch diese star-
ke Reduzierung verkiirzen sich die Rechenzeiten deutlich, jedoch
nimmt auch die Genauigkeit der Ergebnisse ab. Schreiber erweiter-
te diesen Mechanismus um einen Reaktionsschritt, um speziell die
Unzuldnglichkeit im NTC-Bereich zu reduzieren [123]. Die Hochtem-
peraturreaktionen wurden hierbei {ibernommen und lediglich der
Niedertemperatur- und Ubergangsbereich wurden iiberarbeitet. Das
Modell schliefit die Modellkraftstoffe iso-Oktan und n-Heptan sowie
deren Mischungen ein.

Im Bereich der Klopfmodellierung dominieren Modelle die auf dem
Ansatz des Integrals von Livengood und Wu basieren [89]. Anhand
von Messungen an einem speziellen CFR-Motor konnte eine Kor-

64



4.6 Klopfmodellierung

relation des Klopfzeitpunkts mit dem Integral der Reaktionsrate
einer globalen Spezies x abgeleitet werden. Unter der Annahme ei-
ner vernachlissighbaren Anderung der Reaktionsrate bei konstantem
Zustand leiteten sie die Gleichungen 4.48 und 4.49 zur Berechnung
des Klopfzeitpunktes her.

i[ﬁ — () (4.48)
x% = /t:kq)(t/T)dt /t: %dtzl (4.49)

Douaud und Eyzat entwickelten auf Basis dieses Klopfintegrals ein
Klopfmodell fir Kraftstoffe unterschiedlicher Oktanzahl [36]. Der
Zindverzug in diesem Modell wird iiber eine einfache Arrhenius-
Gleichung, wie sie in 4.50 dargestellt ist, angendhert. Die verwende-
ten Konstanten sind in Gleichung 4.51 zu sehen.

B
T = A-p"-exp <T) (4.50)
ON\**? 3800

Eine Anpassung dieser Koeffizienten an verschiedene Motoren wur-
de von Wayne et al. veroffentlicht [140, 141]. Auch Franzke [40] und
Worret [146] verwenden in ihren Arbeiten den Arrhenius-Ansatz aus
Gleichung 4.50, jedoch mit unterschiedlichen Koeffizienten. Franz-
ke fiihrt neben dem Klopfintegral zusétzlich den sogenannten K-
Wert ein, der die Brenndauer bis zum Klopfzeitpunkt ins Verhaltnis
zur gesamten Brenndauer setzt. Dieser Wert ist zwar brennraumab-
héangig, jedoch nicht abhéngig von den Bertiebsparametern. Sobald
der modellierte K-Wert den definierten Wert {iberschreitet, wird
der Betriebspunkt als klopfend gewertet. Einzig das Erreichen ei-
nes kritischen Vorreaktionsstatus ist demnach nicht ausreichend zur
Bewertung des Klopfverhaltens. Worret definiert die gesamte Ver-
brennungsdauer {iber die Differenz VD = Qp 75 — Qp,05 und zeigt
iiberdies, dass der K-Wert neben dem Brennraum auch von der
Schwerpunktlage und dem Luftverhéltnis abhéngig ist [146]. Stanciu
und Neumann beriicksichtigen die Abhéngigkeit vom Luftverh&ltnis
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4 Verbrennungsmodellierung

durch eine Erweiterung des Faktors A in Gleichung 4.50 und fithren
tiberdies eine Restgaskorrektur an dieser Stelle ein [126]. In dieser
Arbeit wird auch eine Abhéngigkeit des K-Werts von der Drehzahl
des Motors aufgezeigt. Schmid et al. zeigen eine dhnliche Drehzahl-
abhiingigkeit [121], beriicksichtigen diese jedoch iiber eine Anderung
der Temperatur im Arrhenius-Ansatz. In der Verdffentlichung wird
davon ausgegangen, dass sich bei hoheren Drehzahlen heifle Stel-
len im Brennraum bilden, deren Temperatur hoher ist als die der
unverbrannten Zone. Das Aufheizverhalten der heiflen Stellen wird
modelliert und die berechnete Temperatur der heiflen Stellen geht
in die relevante Temperatur im Arrhenius-Ansatz ein.

Lammle zeigt eine Abhéngigkeit des Klopfverhaltens von der 75%-
Umsatz-Lage [81]. Dies wird durch eine Erweiterung des Ziind-
integrals berticksichtigt, wie Gleichung 4.52 zeigt.

t=ty o B
KI :/ Mdt (4.52)
t=0 T

Zuséatzlich bezieht dieser Term die Abhéngigkeit der Klopfwahr-
scheinlichkeit von der zur Verfiigung stehenden Frischgasmasse mit
ein.

Ziindverzugsmodellierung

Eine entscheidende Grofle bei der Klopfmodellierung anhand des
Zindintegrals ist der Zindverzug. Wie schon im vorherigen Kapi-
tel erwahnt, wird in vielen Féllen ein einfacher Arrhenius-Ansatz
verwendet. Der Kraftstoffeinfluss wird in der Regel durch eine An-
passung der Parameter berticksichtigt. Die einfachste Form der Inte-
gration des Ethanoleinflusses ist bei Bougrine et al. [8] und Kasseris
und Heywood [68] zu finden. In diesen Veroffentlichungen wird der
Ethanoleinfluss im Modell von Douaud und Eyzat durch eine ent-
sprechende Erhohung der Oktanzahl beriicksichtigt. Der maximale
Ethanolanteil bei diesen Untersuchungen lag bei 30%. Heufer und
Olivier zeigen einen Parametersatz fiir einen einfachen Arrhenius-
Ansatz mit Ethanol als Kraftstoff [58]. Syed et al. leiten aus ei-
ner umfangreichen numerischen Studie Parameter fiir die Bestim-
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mung des Ziindverzugs von Mischungen aus iso-Oktan und Ethanol
ab [129]. Der Ziindverzug wird dabei tiber den Term in Gleichung
4.53 bestimmt, wobei die Parameter fiir den Temperaturbereich von
800 -+ 1000K und von 1000 + 1200K bestimmt wurden. x4 ist dabei
der Volumenanteil Ethanol.

T=A-p " -exp (?) (14 xg)™ (4.53)
Weisser stellt in seiner Arbeit einen Ansatz vor, der fahig
ist den NTC-Bereich akkurat zu modellieren [143]. Fiir den
Niedertemperatur-, den NTC- und den Hochtemperaturbereich wird
jeweils ein eigener Arrhenius-Ansatz verwendet und daraus anschlie-
Bend der gesamte Ziindverzug berechnet, wie die Gleichungen 4.54
und 4.55 zeigen.

1 1 1
= + — (4.54)

Ttot T+ T2 T3

Br
p b TA,T)
T = Ap V(D) - ST - ex 4.55
@ () o(G) s
r = 1=+3

Die Konstanten der Gleichungen wurden auf n-Heptan abgestimmt.
Vandersickel et al. greifen diesen Ansatz auf und fiigen eine Erwei-
terung um einen AGR-Term ein [135].

Br
Tar
= A, - < P > TP ~6xp<A’ ) oL
Pref T
[Nﬂ)dr (M )
| == cexp | =5 = 4.56
(o) e (iofs) s

Bei den Versuchen im Stofwellenrohr im Rahmen dieser Arbeit wur-
de die AGR iiber Stickstoffanreicherung realisiert. Die Erweiterung
beriicksichtigt die AGR deswegen iiber das Verhéltnis der Stickstoff-
zur Sauerstoffkonzentration, wie in Gleichung 4.56 zu sehen ist.
Bei Yates et al. wird ebenfalls der Ansatz von Weisser eingesetzt und

um eine Mischungsformel fiir Mehrkomponentenkraftstoffe erwei-
tert. Es sind Koeffizienten fiir die Reinstoffe n-Heptan, iso-Oktan,
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1-Hexen, Touren, Ethanol und Butan veréffentlicht [149].

B

7. = A.-p"-exp (1:) (4.57)

S
=i (4.58)
> ]

Gleichung 4.58 beschreibt die Berechnung des Ziindverzuges der Mi-
schung, wobei v; der Volumenanteil der jeweiligen Komponente und
Tges,i; der zugehérige Ziindverzug ist. Die verwendete Arrhenius-
Gleichung (Gleichung 4.57) beriicksichtigt weder den Einfluss von
AGR noch den des Luftverhéltnisses.

Thlend

4.6.2 Ansatz zur Klopfmodellierung

Aufgrund des sehr geringen Rechenzeitbedarfs wurde in dieser Ar-
beit ein Modell auf Basis des Klopfintegrals entwickelt. Die bis-
her veroffentlichten Ansétze weisen alle den Nachteil auf, dass
Kraftstoffe mit ausgepragtem NTC-Bereich aufgrund des einfachen
Arrhenius-Ansatzes nur unzureichend modelliert werden kénnen. Ei-
ne deutliche Verbesserung ist durch den Ubergang auf die genauere
Modellierung anhand des Ansatzes von Weisser zu erwarten.

1 1 1
= + — (4.59)

Ttot TL+Te T3
T, = Ar -pnr . (1 + JZRg)CT . (460)

exp ((1 +2ra)? - BT) O

T
P
V!
Tolend = Zizp (4.61)

=[]

Zunéachst wurde dieses Modell sowohl um die Berticksichtigung des
Einflusses von AGR als auch des Luftverhéltnisses erweitert. Hierfiir
wurde ein Arrhenius-Ansatz fiir die einzelnen Teilbereiche gewéhlt,
wie er in Gleichung 4.60 gezeigt wird. Die Konstanten wurden fiir die
Reinstoffe n-Heptan, iso-Oktan, Ethanol und Methan abgestimmt.
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Die kurzkettigen Kraftstoffe Ethanol und Methan weisen keinen
NTC-Bereich auf, weshalb eine einfache Arrhenius-Gleichung hier
ausreichend ist. Benzin mit einer Oktanzahl von 95 wird als Ver-
gleichskraftstoff aus 95% iso-Oktan und 5% n-Heptan modelliert.
Angepasst wurden die Konstanten an Rechnungen mit detaillierten
chemischen Mechanismen, analog zur Modellierung der laminaren
Flammengeschwindigkeiten. Fiir n-Heptan, iso-Oktan und PRF95
wurde der Mechanismus von Curran et al. verwendet [25], fiir Etha-
nol der reduzierte Mechanismus von Rohl und Peters [117] und fiir
Methan der GRI 3.0 [124]. PRF95 wurde anhand der Mischungs-
gleichung von Yates et al. [149] modelliert.

A exp(—18.69) exp(—19.00) 0.00 0.00
By 14721 15678 0.00 0.00
ny —0.078 —0.073 0.00 0.00
c1 0.00 0.50 0.00 0.00
dy 0.00 0.00 0.00 0.00
el 0.00 0.00 0.00 0.00
Az exp(18.52) exp(25.50) 0.00 0.00
By —10263 —10595 0.00 0.00
ng —2.082 —2.800 0.00 0.00
ca 1.35 —1.10 0.00 0.00
da —0.176 —0.480 0.00 0.00
€ —-2.5 —-2.5 0.00 0.00
As  exp(—12.48) exp(—10.40) exp(—14.52) exp(—12.288)
B3 16441 13956 17505 18700
na —-0.927 -1.0 —0.695 —0.92
c3 1.20 1.80 1.0 1.2
ds 0.00 0.00 0.00 0.00
es3 —0.6 —0.6 —0.6 0.00
P 1.2 1.2 1.2 1.2

Tabelle 4.6: Konstanten des Ziindverzugmodells
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In Abbildung 4.15 ist der Vergleich der Simulationsdaten mit der
Approximation fir PRF95 zu sehen. Dieser Referenzkraftstoff fiir
RON95 weist einen deutlichen NTC-Bereich auf, der von der Ap-
proximation sehr gut wiedergegeben wird. Der Ziindverzug wird
durch die AGR deutlich erhoht, wobei die Auspriagung dieses Ef-
fekts im NTC-Bereich am hochsten ist. In diesem Bereich lauft die
Zindung in zwei Stufen ab. In einer ersten Stufe, der sogenannten
"Cool-Flame’-Phase wird bereits Kraftstoff umgesetzt, was zu einer
moderaten Temperaturerhchung fiihrt. Mit ansteigender Tempera-
tur zerfallen zunehmend die fiir die Kettenverzweigung notwendigen
Radikale und die Verbrennung stoppt, bis wieder eine zur Aufrecht-
erhaltung der Verbrennung ausreichende Radikalkonzentration er-
reicht wird [139]. Die zusétzliche Inertgasmasse nimmt einen Teil
der Energie auf, die wihrend der ’Cool-Flame’-Phase frei wird, wo-
durch der Temperaturanstieg geringer ist. Die darauf folgende Radi-
kalbildung lduft dadurch langsamer ab und der Ziindverzug erhoht
sich. Die Abbildungen 4.17 und 4.16 zeigen den Vergleich von Simu-
lation und Approximation fiir Ethanol und Methan. Bei niedrigen
Temperaturen ist der Ziindverzug von Ethanol deutlich héher als

Xxrg=0.0 Xrg=0.2 Xxrg=0.3
1
‘Appr‘ox. ‘Appr‘ox. ‘ ‘Appr‘ox. ‘
+  Sim. p=40 [bar] +  Sim. p=40 [bar] +  Sim. p=40 [bar]
x  Sim. p=60 [bar] x  Sim. p=60 [bar] x  Sim. p=60 [bar]
0.1 Sim. p=80 [bar] E Sim. p=80 [bar] E Sim. p=80 [bar]
0.01 3 = E
=
-
0.001 E E
0.0001
1e_05 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1

08 09 1 111213 0809 1 11 12 13 08 09 1 11 12 13 14
1000/T [1/K] 1000/T [1/K] 1000/T [1/K]

Abbildung 4.15: Vergleich der detaillierten Simulation mit der Ap-
proximation fiir PRF95
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Abbildung 4.16: Vergleich der detaillierten Simulation mit der Ap-
proximation fiir Methan
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E Approx. r Approx. E Approx.
L +  Sim. p=40 [bar] L +  Sim. p=40 [bar] L +  Sim. p=40 [bar]
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Abbildung 4.17: Vergleich der detaillierten Simulation mit der Ap-
proximation fiir Ethanol
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von PRF95, sobald jedoch die Hochtemperaturreaktionen dominie-
ren, ndhern sich die Werte deutlich an. Der Ziindverzug von Methan
ist um eine Groflenordnung hoher als der von Ethanol, was zu einer
hohen Klopffestigkeit fithrt. In den Berechnungen wird jedoch die
Verdampfungskiihlung nicht beriicksichtigt, die auch zu einer Redu-
zierung der Klopfneigung im Fall von fliissig eingespritzten Kraft-
stoffen fithren kann [68].

Als Basis fiir das verwendete Klopfintegral dient der Ansatz von
Lammle [81]. Dieser wurde noch um den Einfluss der in der thermi-
schen Grenzschicht enthaltenen Masse myy, erweitert. Die thermische
Grenzschichtdicke wird iiber das Verhéltnis der Warmeleitfahigkeit
zum Wandwérmeiibergangskoeffizienten angenéhert, wie die Glei-
chungen 4.62 - 4.65 zeigen.

a = 130V 200 p"t IOt (e +14)7° (4.62)
)\ 18
o = a-(T®-T,)= 5" S (T™ —T,) (4.63)
th
)\Vis
on = Cawn -0y, (4.65)

Die Annahme einer konstanten Wérmeleitfahigkeit innerhalb der
Grenzschicht fithrt zu einem linearen Temperaturgradienten und
somit zur vereinfachten Grenzschichtdicke &}, was in Abbildung
4.18 illustriert ist. Fir den Wéarmeibergangskoeflizienten o wird
aufgrund der Einfachheit der Ansatz von Hohenberg [63] verwen-
det. Die Abweichung zwischen tatséichlicher Grenzschichtdicke &y,
und vereinfachter Grenzschichtdicke d;, wird tber die Konstante
Caen, korrigiert. Die Abhéngigkeit des Wandwérmeiibergangskoef-
fizienten von der mittleren Kolbengeschwindigkeit fiihrt zu einer
Reduzierung der thermischen Grenzschichtdicke mit zunehmender
Drehzahl. Bei der Erweiterung des Klopfintegrals wird angenom-
men, dass der Ziindverzug innerhalb der thermischen Grenzschicht
durch die hohe Temperaturabhéngigkeit stark erhéht wird und des-
halb keine Selbstziindung innerhalb der Grenzschicht stattfindet.
Das bedeutet, dass die Klopfwahrscheinlichkeit mit zunehmender
Masse in der thermischen Grenzschicht sinkt. Die in der thermischen
Grenzschicht enthaltene Masse my, wird anhand des Volumens ei-
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4.6 Klopfmodellierung

nes Hohlzylinders und der Dichte in der unverbrannten Zone model-
liert und im Klopfintegral berticksichtigt (Gleichung 4.67 und 4.68).
Durch die Abhéngigkeit des Grenzschichtvolumens vom Abstand
Kolben - Zylinderkopf s, ist die Grenzschichtmasse im oberen Tot-
punkt am geringsten und steigt mit zunehmendem Kolbenweg. Eine
Erhohung des Drucks im Zylinder reduziert die Grenzschichtdicke,
die Masse der Grenzschicht bleibt jedoch aufgrund der steigenden
Dichte in der unverbrannten Zone anndhernd konstant.

Vey = Ve
sp = #—i—sq (4.66)
P
mg, = p"C-m- (B —6m) O - sp - 10° (4.67)
t(pmaz) 1
Kl = / R (4.68)
0 Thlend
c = C’“(”‘thvo)u—m%
Cf mep

Generell sinkt die Klopfneigung mit steigender Drehzahl aufgrund
des schnelleren Umsatzes des Kraftstoffes. Das Standardintegral, wie
es z. B. von Douaud und Eyzat [36] verwendet wird, beriicksichtigt
dieses Verhalten linear durch die Integration iiber die Zeit. Sowohl
Stanciu und Neumann [126] als auch Schmid et al. [121] haben je-
doch gezeigt, dass die Klopfneigung unterproportional zur Dreh-
zahl sinkt, was sich in niedrigeren Werten fiir das Klopfintegral mit
steigender Drehzahl ausdriickt. Die Verringerung der thermischen
Grenzschichtdicke {iber die Drehzahl und die damit verbundene Er-
héhung der Klopfneigung kann eine Erklarung fiir dieses Verhalten
sein.

Anhand des Faktors Cy; kann das Integral an einen Referenzbe-
triebspunkt angepasst werden, C'y dient der Anpassung an verschie-
dene Kraftstoffe. Dieser Wert wurde fiir die Kraftstoffe RON95, E97
und Methan am Einzylindermotor bestimmt. Die Konstanten Cy;p,
und Cyo wurden auf die in Abbildung 4.19 gezeigten Variationen
abgestimmt. In Tabelle 4.7 sind die Konstanten fiir das erweiterte
Klopfintegral zu finden, wie sie bei der Analyse der Messpunkte in
Abbildung 4.19 sowie wihrend der Simulationen verwendet wurden.
Als Referenzpunkt fiir die Anpassung von Cj; wurde ein Punkt oh-
ne AGR, relativ spiter Verbrennungslage und RON95 als Kraftstoff
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4 Verbrennungsmodellierung

Tuv

Abbildung 4.18: Thermische Grenzschicht im Brennraum

herangezogen. Anschlieend wurde C fiir die Kraftstoffe Methan
und E97 bestimmt.

Die Integrationsgrenzen wurden analog zu Schmid et al. [121] ge-
wahlt. Die Integration beginnt nach dem Schlieflen der Einlassven-
tile und endet bei Erreichen des Spitzendrucks. Der Grundgedanke
bei der Wahl des Integrationsendes ist, dass es nach Erreichen des

PRF95  E97  Methan

Cr1 - 9.4874  9.4874  9.4874
Cho - 2.0 2.0 2.0
Cain - 2.0 2.0 2.0
Cy - 1.0 0.276 0.7415
Mypo (Mg 0.3 0.3 0.3

Tabelle 4.7: Modellkonstanten zur Bildung des Klopfintegrals fiir
verschiedene Kraftstoffe
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Abbildung 4.19: Einfluss von Schwerpunktlage, Restgasgehalt und
Drehzahl auf die Werte des erweiterten Modells
und des Standardintegrals bei Erreichen des Spit-
zendrucks (Qp 50=f(KnTd) ; KnTd~5%)

Spitzendrucks zu einer Umkehr des Massenstroms in den Feuersteg
kommt. Das bedeutet, dass das Gemisch aus dem Feuersteg in das
restliche unverbrannte Gemisch strémt. Das Temperaturniveau im
Feuersteg entspricht eher der Wandtemperatur als der Temperatur
im unverbrannten Gemisch, weshalb die Zumischung nach Errei-
chen des Spitzendrucks zu einer Temperaturabsenkung in der un-
verbrannten Zone fiithrt. Deswegen wird davon ausgegangen, dass
nach Erreichen des Spitzendrucks keine Selbstziindung mehr statt-
findet. In Abbildung 4.19 ist ein Vergleich des erweiterten Modells
mit dem Standardintegral zu sehen. Bei diesem Vergleich wurde fiir
beide Integrale der neue Ansatz zur Berechnung des Ziindverzugs
nach den Gleichungen 4.59 - 4.61 verwendet. Das verwendete Stan-
dardintegral ist in Gleichung 4.69 zu sehen.

t(PmaI) 1
KI— / Axr - dt (4.69)
0 Tvlend
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4 Verbrennungsmodellierung

Die Anpassung an den Referenzpunkt erfolgt fiir das erweiterte In-
tegral iiber den Parameter Cy; und fiir das Standardintegral iiber
den Vorfaktor Agr.

Es ist deutlich zu erkennen, dass die fritheren Verbrennungslagen,
die durch das spétere Schlieflen der Einlassventile erméglicht wer-
den, durch das Standardintegral nicht abgebildet werden kénnen,
wie schon von Worret [146] gezeigt wurde. Das erweiterte Integral
zeigt hier fiir alle Schwerpunktlagen einen Wert in der Region von
eins. Im Fall der AGR-Variation ergeben sich durch die Erhéhung
des Ziindverzugs ebenfalls frithere Schwerpunktlagen, was zu stei-
genden Werten fiir das Standardintegral fithrt, die Steigung ist je-
doch deutlich geringer als ohne AGR. Da fiir diesen Fall ein Einlass-
schluss von 60° KW n. UT verwendet wurde, liegt der Wert fiir das
Standardintegral ohne AGR bei ca. 1.2. Der Wert des erweiterten
Integrals bleibt auch hier anndhernd konstant. Das dritte Diagramm
dieser Abbildung zeigt die Untersuchung des Drehzahleinflusses. Die
Ergebnisse von Schmid et al. konnen bestéitigt werden, da sich mit
dem Standardintegral auch fiir den in der vorliegenden Arbeit un-
tersuchten Motor eine Tendenz Richtung niedrigere Integralwerte
mit steigender Drehzahl erkennen lésst. Dies kann durch die Erwei-
terung des Integrals um den Einfluss der Grenzschichtmasse korri-
giert werden, wodurch die Werte des Integrals in der Region von
eins bleiben.

4.7 Numerisches Losungsverfahren

Die Integration erfolgt mittels des Runge-Kutta-Verfahrens 4. Ord-
nung. Die Schrittweite wurde auf 0.2°KW gesetzt, da dies einen
sinnvollen Kompromiss aus Genauigkeit und Rechenzeit darstellt.
Die Randbedingungen wie z.B. der Zylinderdruck, Luft-, Kraftstoff-
und Restgasmasse zu Rechenbeginn wurden von der Druckverlaufs-
analyse iibernommen, eine Analyse und Modellierung des Ladungs-
wechsels wurde in dieser Arbeit nicht durchgefiihrt.

Die Rechenzeit betrigt bei dieser Auflésung 6 + 10s. Eine erhebli-
che Reduzierung der Rechenzeit ist durch eine variable Schrittweite
moglich, da die hohe Auflésung nur wiahrend der Flammenkernbil-
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4.8 Sensitivitatsanalyse

dung und der Verbrennung notwendig ist. Der Ubergang zu wesent-
lich gréferen Rechenschritten wéihrend der Kompression und nach
der Verbrennung kann die Rechenzeit deutlich reduzieren.

4.8 Sensitivitatsanalyse

Bei der Validierung und Anwendung eines phidnomenologischen Ver-
brennungsmodells sind zahlreiche potentielle Fehlerquellen vorhan-
den. Der Einfluss dieser Fehlerquellen soll im Folgenden dargestellt
werden. Generell soll die Sensitivitat beziiglich Modellierungs- aber
auch Messfehlern abgeschétzt werden. Als Referenzpunkt dient in
diesem Fall ein Betriebspunkt mit mittlerer Last und Drehzahl, E97
als Kraftstoff und einem Verdichtungsverhéltnis von 14.5.

4.8.1 Einfluss der maximalen Flammenfliche A4,,,,

Eine der Modellierungsgrofien, die entscheidend die Verbrennung
beeinflusst ist die maximale Flammenfliche A,,q,. Sie wird durch
die Modellkonstanten Aoy, Cpetw; Cpet,g und ki beeinflusst. Re-
prisentativ fiir eine Anderung von A,,q, wird Ao um bis zu 10%
erhoht bzw. reduziert.

Abbildung 4.20 zeigt die Ergebnisse dieser Variation. Die maxima-
le Oberflache verschiebt das Niveau der Flammenfldche, was sowohl
Einfluss auf die Flammenkernbildung, als auch die Verbrennung hat.
Eine Erhhung von A,,q, fithrt zu einer schnelleren Verbrennung,
was sich letztlich in einer bis zu 2°KW fritheren Schwerpunktlage
niederschlagt. Bei einer Reduzierung wird die Verbrennung langsa-
mer, wodurch die Schwerpunktlage bis zu 2°KW spéter liegt. Die
veranderte Schwerpunktlage der Verbrennung hat zuséatzlichen Ein-
fluss auf die Warmefreisetzung, da die Verbrennung bei fritheren
Lagen typischerweise schneller wird.
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Abbildung 4.20: n1=1400 [rpm] ; zrc = 0.128 ; Py = 9.98 [bar]
Sensitivitit beziiglich der maximalen Flammenflé-
che A4z

4.8.2 Einfluss des Restgasanteils zz¢

Eine Variation des Restgasanteils resultiert zum einen aus Proble-
men bei der Messung der externen AGR und zum anderen aus
der Bestimmung des internen Restgasgehalts. Der Einfluss dieser
Unsicherheiten wurde durch eine Variation des Restgasanteils um
£0.02 analysiert. In Abbildung 4.21 ist diese Variation zu sehen. Das
Restgas hat groflen Einfluss auf die laminare Flammengeschwindig-
keit, was sich sowohl auf die Flammenkernbildung als auch auf die
Umsetzungsgeschwindigkeit der Hauptverbrennung auswirkt. Eine
Reduktion des Restgasanteils fiihrt zu einer Erhohung der lami-
naren Flammengeschwindigkeit, wodurch die Flammenkernentwick-
lung beschleunigt wird. Dadurch wandert die Schwerpunktlage hin
zu fritheren Lagen, was zusétzlich durch die schnellere Hauptver-
brennung iiberlagert wird. Die Erhohung des Restgasanteils redu-
ziert die laminare Flammengeschwindigkeit, was zu einer spéateren
Verbrennungslage fiithrt. Die Variation des Restgasanteils um 40.02
resultiert in einer Schwankung der Schwerpunktlage um +1.5°KW.
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Abbildung 4.21: n=1400 [rpm] ; zre = 0.128 ; p,; = 9.98 [bar]
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Abbildung 4.22: n=1400 [rpm] ; xrg = 0.128 ; P = 9.98 [bar]
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Neben dem Einfluss auf den Verlauf der Verbrennung hat der Rest-
gasgehalt auch deutlichen Einfluss auf die Modellierung des Klopf-
verhaltens. Ein erhohter bzw. reduzierter Restgasanteil resultiert in
einer geringeren/hoheren Zylindermasse, was bei der Analyse des
Zylinderdrucks eine starke Anderung der Temperatur in der unver-
brannten Zone nach sich zieht. Das fithrt zu héheren bzw. niedri-
geren Werten fiir das Klopfintegral. Abbildung 4.22 zeigt den Ein-
fluss des Restgasgehalts auf das Klopfverhalten. Bei dieser Analyse
wurde nach einer Anderung des Restgasanteils der Ziindzeitpunkt
solange verdandert, bis wieder der gleiche Wert fiir das Klopfintegral
erreicht wurde. Der untersuchte Betriebspunkt ist nicht klopfkri-
tisch, weshalb der Wert des Integrals sehr niedrig ist. Der Einfluss
des Restgasanteils kann jedoch trotzdem sichtbar gemacht werden.
Es ist deutlich zu erkennen, dass mit erh6htem Restgasanteil frithere
Verbrennungslagen moglich sind und die Verbrennung mit sinken-
dem Anteil hin zu spéteren Lagen verschoben werden muss. Das liegt
zum einen an der erwihnten Anderung der Temperatur in der unver-
brannten Zone und zum anderen im direkten Einfluss des Restgases
auf den Ziindverzug. Generell fithrt eine Variation des Restgasan-
teils um £0.02 zu einer Verschiebung der Schwerpunktlage um bis
zu 5°KW. Speziell bei der Adaption des Klopfintegrals bei hohen
Restgasanteilen muss entsprechend eine genaue Bestimmung des in-
ternen und externen Restgasgehalts gewahrleistet sein.

4.8.3 Einfluss der Rechenschrittweite

Zur Analyse der Sensitivitit des numerischen Verfahrens wurde
eine Variation der Rechenschrittweite durchgefiihrt. Die Schritt-
weite wurde zwischen 0.1 + 1.0°KW variiert. Die Ergebnisse in
Abbildung 4.23 zeigen, dass der Einfluss der Schrittweite auf die
Hauptverbrennung gering ist. Bis zu einer Schrittweite von 0.5° KW
sind die Brennverldufe anndhernd deckungsgleich. Die Erhohung auf
1.0°KW fiithrt zu einer leichten Verschiebung der Verbrennung zu
fritheren Lagen, was zu der sichtbaren Abweichung vom gemessenen
Brennverlauf fiihrt.

Den grofiten Einfluss hat die Schrittweite auf den Entflammungs-
prozess, da hier speziell in der turbulenten Flammengeschwindigkeit
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starke Gradienten auftreten. Uberdies ist eine feine Auflssung der
Entflammungsphase fiir eine genaue Einstellung der gewiinschten
Schwerpunktlage notwendig. Bei einer variablen Schrittweite wére
es demnach sinnvoll, den Bereich der Flammenkernbildung fein auf-
zulosen, die Schrittweite wiahrend Hauptverbrennung kann etwas
grober sein und die grofite Schrittweite kann vor und nach der Ver-
brennung gewéhlt werden.
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Abbildung 4.23: n=1400 [rpm] ; zre = 0.128 ; ppm; = 9.98 [bar]
Sensitivitéit beziiglich der Rechenschrittweite
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5 Ergebnisse und Diskussion

Im folgenden Kapitel wird sowohl eine Validierung des
Verbrennungs- und des Klopfmodells als auch verschiedene
Einfliilsse auf die ottomotorische Verbrennung gezeigt. In einem
ersten Schritt wurde das Verbrennungsmodell im Referenzaufbau
mit Ethanol als Kraftstoff validiert, wobei verschiedene Parame-
ter der Verbrennung variiert wurden. In einem zweiten Schritt
wurden verschiedene Anderungen des Aufbaus vorgenommen und
die Vorhersagefihigkeit des Modells beziiglich Anderungen des
Brennraums und der Zylinderstréomung tuberprift. Anschliefend
wurden Moglichkeiten zur Verbesserung des Klopfverhaltens von
Ottomotoren aufgezeigt, an denen das erweiterte Klopfmodell
validiert wurde. Der vierte Teil befasst sich mit dem Einfluss
verschiedener Kraftstoffe, wobei verschiedene Mischungen aus
Benzin und Ethanol sowie Methan zum Einsatz kamen. Der letzte
Teil behandelt die Ubertragung des Brennverfahrens auf einen
Vollmotor.

5.1 Parameterstudien am Referenzaufbau

Zunichst wurde das Verbrennungsmodell am Referenzaufbau vali-
diert. In Tabelle 5.1 sind die Einzelheiten dieses Aufbaus zu finden.
Die folgende Validierung soll Aufschluss dariiber geben, inwiefern
das Modell zu Berechnungen im Kennfeld und zur Vorapplikation,
Entwicklung von Regelungsstrukturen oder Turbolader-Variationen
genutzt werden kann. Die Validierung erfolgte anhand einer Varia-
tion der Parameter AGR-Rate, Ziindzeitpunkt, Drehzahl und Last.
Bei der Modellierung wurde der simulierte Ziindzeitpunkt solange
variiert, bis die Schwerpunktlage von Simulation und Experiment
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Kraftstoff E97
Kolben X039 (¢ = 14.5)
Nockenwelle ES90/Drall = 2.6

Tabelle 5.1: Konfiguration des Referenzaufbaus

iibereinstimmen. Dadurch kann eine Beeinflussung der Verbrennung
durch eine verdnderte Schwerpunktlage ausgeschlossen werden und
Unterschiede in der Verbrennung direkt dem Modell zugeordnet wer-
den. Die Giite der Modellierung der Flammenkernbildung kann tiber
den Vergleich des simulierten und des experimentellen Ziindzeit-
punktes bewertet werden.

Auf eine Variation des Luft-Kraftstoff-Verhéltnisses wurde im Rah-
men dieser Arbeit verzichtet. Im Verbrennungsmodell und in der
Berechnung der Flammenkernentwicklung wurde eine Abmagerung
jedoch beriicksichtigt, so dass davon ausgegangen wird, dass eine
Berechnung magerer Gemische auch moglich ist.

5.1.1 Variation der AGR-Rate

Die AGR-Rate wurde in einem mittleren Betriebspunkt variiert,
wobei eine konstante Schwerpunktlage der Verbrennung durch eine
Verstellung des Ziindzeitpunktes hin zu fritheren Lagen gewéhrleis-
tet wurde. In Abbildung 5.1 ist der Vergleich von Experiment und
Simulation fiir die wichtigsten Gréflen zu sehen. Die durchgezoge-
nen Linien zeigen die Ergebnisse der Druckverlaufsanalyse (DVA)
und die gebrochenen Linien die der Arbeitsprozessrechnung (APR).
In der Wirmefreisetzungsrate zeigt die APR eine sehr gute Uber-
einstimmung mit den Experimenten, die deutliche Verldngerung der
Brenndauer wird sehr gut wiedergegeben. Das hat zur Folge, dass
auch der simulierte Zylinderdruck sehr nahe an den Werten aus der
DVA liegt. Der erhohte Restgasanteil wirkt sich vor allem durch die
Reduzierung der Temperatur in der verbrannten Zone aufgrund der
hoheren Inertgasmasse im Zylinder aus.

Neben dieser Absenkung hat die Erhohung des Restgasanteils star-
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ken Einfluss auf die laminare Flammengeschwindigkeit. Die Auswir-
kung auf die Flammenkernbildung und die Brenngeschwindigkeit
lasst sich sehr gut anhand des Terms s; - (f, der der turbulenten
Flammengeschwindigkeit entspricht, veranschaulichen. Es ist deut-
lich zu erkennen, dass die zur vollen Ausbildung der gefalteten Flam-
menfront bendtigte Zeit mit steigendem Restgasgehalt zunimmt.
Durch die langsamere laminare Flammengeschwindigkeit braucht
der Flammenkern ldnger bis er eine Grofle erreicht hat, bei der die
turbulenten Strukturen zu einer Faltung der Flamme fithren, was
letztlich frithere Ziindzeitpunkte bedingt. Zudem sinkt auch das Ni-
veau von s; - (r. Die erh6hte Faltung der Flamme wird durch die Re-
duktion der laminaren Flammengeschwindigkeit iiberkompensiert,
so dass die turbulente Flammengeschwindigkeit trotzdem absinkt,
was zu einer langsameren Warmefreisetzung fiihrt.

Die linke Seite von Abbildung 5.2 zeigt einen Vergleich charakte-
ristischer Verbrennungslagen von DVA und APR. Wie bereits er-
wahnt ist durch die Erhohung des Restgasanteils eine Frithverstel-
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Abbildung 5.2: Einfluss des Restgasanteils x g auf die Verbrennung
n=1400 [rpm] ; my = 117 [mg/ASP]
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lung des Ziindzeitpunktes notig. Die Modellierung der Flammen-
kernbildung bildet die nicht-lineare Abhéngigkeit des Ziindzeitpunk-
tes vom Restgasgehalt sehr gut ab und auch die erste Phase der
Verbrennung von 5% bis 50% Umsatz zeigt eine sehr gute Uberein-
stimmung. Problematisch ist jedoch die Simulation des Ausbrand-
verhaltens. Die Brenndauer Q90 — Qp,05 wird nur unzureichend an-
gendhert, da das Brennende nur sehr schlecht abgebildet wird. Dies
liegt unter anderem auch an der schlechten Gemischaufbereitung,
die zu einem langsamen Ausbrand fiihrt, wie auch schon anhand
der charakteristischen Signatur der kanaleinspritzenden Variante in
Abbildung 4.14 gezeigt wurde. Der flache Gradient am Verbren-
nungsende erschwert die Simulation der Ausbrandphase.

Die maximale mittlere Flammenfrontoberfliche sinkt mit steigen-
dem Restgasgehalt etwas, da der Loschabstand mit steigendem
Restgasgehalt steigt. Dies lasst sich sehr gut anhand der steigenden
turbulenten Flammendicke und der steigenden turbulenten Peclet-
Zahl erkennen.

5.1.2 Variation der Schwerpunktlage

Die Variation der Schwerpunktlage wurde in einem &hnlichen Kenn-
feldpunkt wie die Variation der AGR-Rate durchgefiihrt. Die Kraft-
stoffmasse und der Restgasgehalt blieben konstant, wahrend die
Schwerpunktlage iiber eine Verstellung des Ziindzeitpunktes vari-
iert wurde. Abbildung 5.3 zeigt den groflen Einfluss der Schwer-
punktlage auf die Verbrennung. Die Verbrennung wird mit spéte-
rer Schwerpunktlage deutlich langsamer, was durch das Modell sehr
gut wiedergegeben wird. Bei spéteren Verbrennungslagen sinkt auf-
grund des grofleren Zylindervolumens der Spitzendruck deutlich ab,
was zu einer deutlichen Reduktion des Wirkungsgrades des Motors
und einer Erh6hung der Abgastemperatur fithrt. Dies zeigt sich auch
in der Temperatur der verbrannten Zone, deren Niveau mit spéte-
ren Verbrennungslagen nach Verbrennungsende deutlich ansteigt,
im Maximum jedoch geringer wird.

Grund fir die langsamere Verbrennung bei spdten Verbrennungs-
lagen ist die deutliche Abhéngigkeit der turbulenten Flammenge-
schwindigkeit s;-(¢ von der Lage der Verbrennung. Nach dem oberen
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Totpunkt tiberwiegt die Dissipation, so dass die Turbulenzintensi-
tdt abnimmt, was zu einer geringeren Faltung der Flamme fithrt. In
Kombination mit der abnehmenden laminaren Flammengeschwin-
digkeit und der sinkenden Dichte im Zylinder zieht das eine star-
ke Reduktion der Warmefreisetzungsrate nach sich. Die mittlere
Flammenfrontoberfliche wirkt diesem Trend entgegen, da sie durch
das grofiere Zylindervolumen bei spateren Verbrennungslagen steigt.
Das Loschverhalten an der Wand wird bei dieser Variation haupt-
sdchlich durch die turbulente Flammendicke bestimmt, die turbu-
lente Peclet-Zahl bleibt ann&dhernd konstant.

Abbildung 5.4 zeigt einen weitestgehend unverdnderten zeitlichen
Abstand von Ziindzeitpunkt zu @ 05. Demnach unterliegt die Flam-
menkernbildung in diesem Fall nur einer leichten Beeinflussung
durch die Schwerpunktlage, was von der Modellierung sehr gut vor-
hergesagt wird.

Problematisch ist auch in diesem Fall die Bestimmung der Brenn-
dauer. Die Warmefreisetzungsrate in Abbildung 5.3 wird mit spé-
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Abbildung 5.4: Einfluss der Schwerpunktlage auf die Verbrennung
n=1400 [rpm] ; m; = 110 [mg/ASP] ; zre = 0.129
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5 Ergebnisse und Diskussion

teren Verbrennungslagen deutlich geringer, die Brenndauer Q90 —
Qp,05 in Abbildung 5.4 ist jedoch fiir die fritheste Verbrennungslage
am langsten. Dies verdeutlicht die Problematik bei der Bestimmung
der Brenndauer an diesem Motor.

5.1.3 Variation der Drehzahl

Wie schon bei den beiden vorherigen Variationen wurde fiir die Va-
riation der Drehzahl ein mittlere Lastpunkt gewéahlt, wobei in die-
sem Fall keine externe AGR appliziert wurde. Der Vergleich von
Simulation und Experiment und der Einfluss der Drehzahl auf die
wichtigsten Kenngroflen ist in den Abbildungen 5.5 und 5.6 zu se-
hen.

Es zeigt sich, dass die Drehzahl nur einen sehr geringen Einfluss auf
die Kenngrofien hat. Im wesentlichen fithrt die hohere Drehzahl zu
einem hoéheren Turbulenzniveau, was in einer Erhéhung der turbu-
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Abbildung 5.5: Einfluss der Drehzahl auf die Verbrennung
my = 100 [mg/ASP] ; zre = 0.036
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lenten Flammengeschwindigkeit resultiert. Durch die héhere Brenn-
geschwindigkeit bleibt die Warmefreisetzung pro Grad Kurbelwinkel
anndhernd gleich. Auch die turbulente Peclet-Zahl und die turbulen-
te Flammendicke zeigen lediglich eine sehr geringe Drehzahlabhén-
gigkeit. Die Temperatur in der verbrannten und der unverbrannten
Zone steigt durch die Erh6hung der Drehzahl aufgrund der geringe-
ren Wandwéarmeverluste geringfiigig an. Letzteres zeigt sich auch in
einer minimalen Erhéhung der laminaren Flammengeschwindigkeit.
Beziiglich des Zundzeitpunktes ist ein schwacher Drehzahleinfluss
zu erkennen, der durch das Modell sehr gut abgebildet wird. Auch
in dieser Variation zeigt sich die bereits bekannte Problematik bei
der Berechnung des Brennendes.

5.1.4 Variation der Last

Die hoherlastigen Messpunkte der Variation der Last wurden
bei 1400rpm ermittelt, die Versuche im Teillastbereich wurde
standardméfig bei 1200rpm durchgefiihrt, weshalb der Punkt mit
Pmi=b.1bar eine niedrigere Drehzahl aufweist.

Abbildung 5.7 zeigt den starken Einfluss der Last auf den Zy-
linderdruck und die Dichte in der unverbrannten Zone. Der
Flammenfaltungsfaktor (y weist eine Druckabhéngigkeit auf, die
der Reduzierung der laminaren Flammengeschwindigkeit entgegen-
wirkt, so dass die turbulente Flammengeschwindigkeit s; - (; mit
steigendem Druck anwéchst. Die turbulente Flammendicke und die
Peclet-Zahl zeigen eine schwache Abnahme mit steigendem Druck,
so dass der Loschabstand mit steigendem Druck minimal kleiner
wird. Die Auswirkung auf die mittlere Flammenfrontoberflache
ist jedoch &uflerst gering. Die hoheren Warmefreisetzungsraten
mit steigendem Druck sind demnach auf die héhere turbulente
Ausbreitungsgeschwindigkeit und vor allem auf die hohere Dichte
in der unverbrannten Zone zuriickzufiihren.

Die Motorlast hat auch einen deutlichen Einfluss auf das Ziind-
verhalten, wie in Abbildung 5.8 zu sehen ist. Durch die hoéhere
Energiedichte im Elektrodenspalt der Ziindkerze steigt auch die
Waiérmefreisetzung im durch den Ziindfunken erfassten Volumen,
was die Flammenkernbildung unterstiitzt. Dieser Effekt iiberkom-

92



5.1 Parameterstudien am Referenzaufbau

T, TW [K]

B¢ [m]

p [bar]

2500

0.6
0.4
0.2

s [m/s]

0.003
0.0025
0.002
0.0015
0.001
0.0005

pt [kg/m?]

T T T T
—— P 51[ar] | 400 ¥
—— pm=110[ba] 4 300 £
pm=15.1[bar] - 200 =
——pm=191bar] | (o0 &
o — Pmi=20.2 [bar] 3
| | | | 0 ©
T T T T
8
@
®E
4w
@a
2 3
0
i
iy | | | 0.004
&
E
<
s
o
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n=1200/1400 [rpm] ; xre = 0.275
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Abbildung 5.8: Einfluss der Last auf die Verbrennung
n=1200/1400 [rpm] ; xrc = 0.275

pensiert die Reduzierung der laminaren Flammengeschwindigkeit
mit steigendem Druck. Voraussetzung ist jedoch, dass das Ziindsys-
tem eine ausreichend hohe Ziindspannung zur Verfiigung stellt, um
einen sicheren Funkeniiberschlag zu gewéhrleisten. Die Modellie-
rung der Flammenkernbildung gibt den Trend sehr gut wieder, es
werden jedoch tendenziell etwas zu friithe Ziindzeitpunkte berechnet.

5.2 Variation des Aufbaus

Die Vorhersagefihigkeit der Modellierung wird anhand der Varia-
tion des Verdichtungsverhiltnisses und des Drallniveaus am NFZ-
Einzylindermotor evaluiert. AbschlieBend wurde die Ubertragbar-
keit des Modells auf andere Motoren iiberprift, wobei ein PKW-
Motor als Referenz herangezogen wurde.
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5.2 Variation des Aufbaus

5.2.1 Variation des Verdichtungsverhaltnisses

Das Verdichtungsverhéltnis wurde von 11.0 bis 14.5 variiert, wo-
bei ein Lastpunkt mit ca. 11bar indiziertem Mitteldruck und einer
Drehzahl von 1400rpm eingestellt wurde. Die Messung mit € = 11.0
hatte einen Restgasanteil von xrg = 0.309, wobei dieser mit stei-
gender Verdichtung auf zpg = 0.273 fiir ¢ = 13.0 und zrg = 0.266
fiir e = 14.5 sank. Der sinkende Restgasgehalt ist auf das geringere
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Abbildung 5.9: Variation des Verdichtungsverhéaltnisses
n = 1400 [rpm] ; m; = 119 [mg/ASP| ; zprc =
0.309/0.273/0.266 ; ES90 ; Drall 2.6 ; E97
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5 Ergebnisse und Diskussion

Kompressionsvolumen mit steigendem Verdichtungsverhéltnis und
die damit verbundene Reduzierung der internen Restgasmasse zu-
riickzufithren.

Im wesentlichen wird durch das Verdichtungsverhéltnis die Dichte
im Zylinder und die mittlere Flammenfrontoberfliche beeinflusst,
wie Abbildung 5.9 zeigt. Durch das grofiere Kompressionsvolumen
steht der Flamme mehr Raum zur Ausbreitung zur Verfiigung, wo-
durch das Maximum der mittleren Flammenfrontoberflache steigt.
Die einfache Modellierung der Flammenfrontoberfliche im oberen
Totpunkt unterschétzt den Einfluss des Verdichtungsverhéltnisses
etwas, wodurch der simulierte Brennverlauf mit sinkendem Verdich-
tungsverhéltnis zunehmend von der Messung abweicht. Die Abwei-
chung bewegt sich jedoch noch in einem sehr gut tolerierbaren Rah-
men. Die Dichte in der unverbrannten Zone steigt bei der Erhéhung
des Verdichtungsverhéltnisses, was die geringe Flammenfrontober-
fliche kompensiert, so dass der Verlauf der Verbrennung anndhernd
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Abbildung 5.10: Variation des Verdichtungsverhéltnisses
n = 1400 [rpm] ; m; = 119 [mg/ASP] ; zre =
0.309/0.273/0.266 ; ES90 ; Drall 2.6 ; E97
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konstant bleibt.

Die Flammenkernbildung wird bei dieser Variation sowohl durch
den Restgasgehalt als auch die Dichte in der unverbrannten Zo-
ne beeinflusst. Durch die geringe Dichte in der unverbrannten Zone
und den hoheren Restgasgehalt mit sinkendem Verdichtungsverhalt-
nis ist fiir die gleiche Schwerpunktlage ein deutlich fritherer Ziind-
zeitpunkt notwendig. Dieser Trend wird durch das Modell sehr gut
nachvollzogen, wie in Abbildung 5.10 zu sehen ist.

Auch bei dieser Variation zeigt sich die Schwierigkeit bei der Be-
rechnung der Verbrennungsdauer Q4 90 — @b,05-

5.2.2 Variation des Dralls

Anhand einer Variation des Dralls wurde der Einfluss des Turbu-
lenzniveaus analysiert. Hierfir wurde zum einen die Basisnocken-

60 50

5 45 —e- APR
B\ = 40 O
o g
40 - Bl
g —— DVA x Qb 05 < 30F
[ O APR Qb.50 25 |-
§- + ZzZP 8 Qpeo 20 I I I
g 20t Pl Aol e s 1 15 2 25 3
3
g Drallzahl [-]
G 10t
(=] T
s 70 F —e— DVA
<] L
QN: 0 ”_w______'__,__,,..__.._-——x ; 60 —e- APR
8 50|
10 + g
O a0
20 |- % 30 |-
<] O e
_30 Il Il Il 20 C Il Il Il -
1 1.5 2 25 3 1 1.5 2 25 3
Drallzahl [-] Drallzahl [-]

Abbildung 5.11: Variation des Dralls
n=1200 [rpm] ; m;=61 [mg/ASP] ; xpre=0.115 ;
e=13.0 ; E97
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welle mit einem Drallwert von 1.5 und Standardsteuerzeiten her-
angezogen und zum anderen die Nockenwelle X011 mit einem er-
héhten Drall von ca. 2.6 und einem Einlass-Schliefit-Zeitpunkt von
90°KW n. UT. Das Verdichtungsverhéltnis lag bei diesen Versuchen
bei ¢ = 13.0 (Kolben X034). Die Ergebnisse dieses Vergleichs sind
in den Abbildungen 5.11 und 5.12 zu sehen.

Die Erhéhung des Dralls wirkt sich im wesentlichen durch eine Er-
hoéhung des Turbulenzniveaus und die damit verbundene Erhéhung
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5.2 Variation des Aufbaus

der turbulenten Flammengeschwindigkeit aus. Die Steigerung der
Ausbreitungsgeschwindigkeit fithrt zu einer schnelleren Wérmefrei-
setzung, was von der Modellierung sehr gut wiedergegeben wird.
Die stérkere Faltung spiegelt sich in einer Erhéhung der turbulenten
Flammendicke wieder und auch die turbulente Peclet-Zahl steigt, da
der Wandwarmeiibergang durch die erhéhte Turbulenz tiberpropor-
tional zur turbulenten Flammengeschwindigkeit erhoht wird. Die
gesteigerte Warmeabfuhr fithrt zu einem fritheren Verloschen der
Flamme und somit zu einer hoheren Peclet-Zahl.

Die schnellere Verbrennung zeigt sich auch im Ziindzeitpunkt, der
bei erhéhter Turbulenz bei gleicher Verbrennungslage spater gewéahlt
werden muss. Auch hier bildet das Modell den Trend sehr gut ab.
Die Brenndauer @3 90 — Qp,05 weicht aus bereits genannten Griinde
in diesem Fall um iiber 20°KW ab.

5.2.3 Ubertragung der Modellierung auf kleinere
Brennraume

Die Ubertragbarkeit des phinomenologischen Ansatzes auf andere
Brennrdume wird anhand eines PKW-Motors mit Direkteinsprit-
zung (DI) und 0.498 Liter Hubraum pro Zylinder bewertet. Die-
ser Motor unterscheidet sich nicht nur im Kompressionsvolumen
und der Gemischaufbereitung signifikant vom bisher analysierten
Einzylindermotor sondern auch in der Brennraumgeometrie und
der Zylinderinnenstrémung. Durch den Dachbrennraum des Mo-
tors entsteht eine ausgeprigte Tumblestromung, die wéihrend der
Kompression in Turbulenz zerfillt. Dadurch ist das Turbulenzni-
veau vor dem oberen Totpunkt deutlich héher als im Fall des NFZ-
Einzylindermotors mit Drallstrémung, wie in Abbildung 3.3 zu er-
kennen ist. Der NFZ-Motor verfiigt jedoch durch den flachen Zylin-
derkopf {iber einen sehr groflen Quetschflichenanteil, wodurch nach
dem oberen Totpunkt zusétzlich Turbulenz erzeugt wird. Das erhoht
das Turbulenzniveau speziell im fiir die Verbrennung relevanten Be-
reich.

Neben der Turbulenz hat die Tumblestrémung groflen Einfluss auf
die Flammenkernbildung. Die gerichtete Stromung im Elektroden-
spalt lenkt den Zindfunken aus, wodurch das erfasste Volumen
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deutlich vergroflert wird. Zudem wird durch die Auslenkung der
Einfluss der Ziindkerzenelektroden deutlich verringert, was zu einer
kugelformigeren Auspriagung des Flammenkern fiihrt. Das bedingt
eine Verdnderung der Konstanten des Modells zur Berechnung der
Flammenkernbildung, wie in Tabelle 4.3 aufgelistet ist.

Das geringere Kompressionsvolumen dieses Motors hat auch eine
kleinere maximale Flammenfrontoberflache im oberen Totpunkt zur
Folge, was in die geometrischen Groflen bei der Berechnung von
Aor Eingang findet (siehe Kapitel 4.5). Die Gemischbildung erfolgt
bei diesem Motor mit deutlich weniger Wandbenetzung, was das
Ausbrandverhalten positiv beeinflusst. Das wird in der charakteris-
tischen Signatur beriicksichtigt.

Abbildung 5.13 zeigt den Vergleich von Experiment und Modellie-
rung fiir eine Volllastkurve des PKW-Motors. Aus Geheimhaltungs-
griinden sind lediglich der normierte Brennverlauf und die Verbren-
nungslagen dargestellt. Trotz der stark verdnderten Randbedingun-
gen sind die Ergebnisse des Modells auch bei diesem Motor sehr gut.

T T T T T 0.08
—— DVA —— DVA

55 —s APR o APR + 0.075

50 +  ZzZP ——— 2000 [rpm] | 0.07
x  Qpos — 3000 [rpm] — 0.065
4000 [rpm] |
— 5000 frpm] | %98

- 0.055
0.05
0.045
0.04
0.035
0.03
0.025
0.02
0.015
0.01
0.005

ZZP, Qp,05, Qv 50, Qp,90 ['KW]
dX/dep [1/°KW]

15 I I I I I I I I -0.005
1000 2000 3000 4000 5000 6000 -15 0 15 30 45 60

Drehzahl [rpm] @ [°KW]
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5.3 Beeinflussung des Klopfverhaltens von Ottomotoren

Sowohl der Ziindzeitpunkt als auch die Form des normierten Brenn-
verlaufs stimmen sehr gut mit den Daten aus den Experimenten
iiberein. Die Brenndauer kann aufgrund der besseren Gemischbil-
dung deutlich besser modelliert werden, da der Gradient der cha-
rakteristischen Signatur bei 90% Umsatz steiler ist als im Fall mit
Kanaleinspritzung. Die Verbrennungslagen der Simulationen sind
daher anndhernd deckungsgleich mit den gemessenen Werten.

5.3 Beeinflussung des Klopfverhaltens von
Ottomotoren

Das Phénomen des Motorklopfens beeinflusst mafigeblich den Wir-
kungsgrad eines Ottomotors, speziell in den volllastnahen Berei-
chen. Zur Reduzierung der Klopfneigung muss die Neigung des Luft-
Kraftstoff-Gemisches zur Selbstziindung vermindert werden. Wie in
Kapitel 4.6 gezeigt, sind speziell die Reduzierung der Temperatur im
unverbrannten Gemisch als auch Abgasriickfithrung geeignete Mittel
um dies zu realisieren. In den letzten Jahren hat sich die Direktein-
spritzung als Mafinahme zur Temperaturabsenkung bei fliissig ein-
gespritzten Kraftstoffen durchgesetzt [35, 55, 72, 79, 80, 84, 90, 95,
127]. Durch die direkte Einspritzung in den Zylinder kann der Kiih-
lungseffekt durch die Verdampfung des Kraftstoffes optimal ausge-
nutzt werden, so dass das Temperaturniveau in der unverbrannten
Zone absinkt. Im Rahmen dieser Arbeit wurde der Fokus jedoch auf
den Einfluss der Steuerzeiten und gekiihlter AGR gelegt, da diese
Mafinahmen auch bei gasférmigen Kraftstoffen einsetzbar sind.

5.3.1 Einfluss der Steuerzeiten auf das
Klopfverhalten von RON95

Durch die Wahl der Steuerzeiten kann die Temperatur in der un-
verbrannten Zone beeinflusst werden. Der Einfluss der Einlassven-
tilsteuerzeiten wurde an einem stark klopfbegrenzten Betriebspunkt
ohne gekiihlte AGR bei 1400rpm analysiert. Der Ziindzeitpunkt
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5 Ergebnisse und Diskussion

wurde fir jeden der Einlass-Schliefit-Zeitpunkte so gewahlt, dass
der Motor an der Klopfgrenze (KnTd~5%) betrieben wurde. In Ab-
bildung 5.15 ist zu erkennen, dass mit spaterem Schliefen der Ein-
lassventile das Temperaturniveau in der unverbrannten Zone sinkt.
Ausschlaggebend hierfiir ist die Reduzierung des effektiven Verdich-
tungsverhéltnisses durch das spétere Schliefen der Einlassventile.
Es kommt dabei zu einem Riickstromen von Zylindermasse in den
Ansaugtrakt, wodurch der volumetrische Wirkungsgrad des Motors
sinkt. Dies muss durch einen héheren Aufladungsgrad kompensiert
werden, wie Abbildung 5.14 zeigt. Um die Temperatur in der un-
verbrannten Zone zu senken darf die Saugrohrtemperatur durch die
hohere Aufladung nicht zu stark steigen, was durch einen hohen
Wirkungsgrad des Verdichters und eine effiziente Ladeluftkiihlung
gewahrleistet werden kann. Die Temperatur vor dem Saugrohr wur-
de bei diesen Versuchen konstant gehalten, da die Temperatur im
Saugrohr durch die wieder aus dem Zylinder stromende Masse be-
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Abbildung 5.14: Variation der Steuerzeiten
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5.3 Beeinflussung des Klopfverhaltens von Ottomotoren

einflusst wird. Diese Masse ist eine Mischung aus heilem Restgas
und Frischgemisch, so dass deren Temperatur hoher ist als die reinen
Frischgases. Ab einem Einlass-Schlieit-Zeitpunkt von 70°KW n. UT
wird eine signifikante Steigerung der Saugrohrtemperatur gemessen,
da die Zylindermasse ab diesem Zeitpunkt so weit in das Saugrohr
zuriickgeschoben wird, dass der Temperatursensor die Verdnderung
messen kann.

Die reduzierte Temperatur in der unverbrannten Zone senkt die
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Abbildung 5.15: Variation der Steuerzeiten
n = 1400 [rpm] ; m; = 82 [mg/ASP] ; xpg=
0.033 ; ¢ =11.0 ; RON95 ; KnTd~5%
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5 Ergebnisse und Diskussion

Klopfneigung des Motors, so dass frithere Schwerpunktlagen mog-
lich sind. Diese Versuche zeigen deutlich, dass der maximale Druck
und die maximale Temperatur in der unverbrannten Zone und somit
der minimale Ziindverzug nicht allein fiir die Klopfneigung des Mo-
tors ausschlaggebend sind, sondern dass auch der Zustand wahrend
der Kompressionsphase bertiicksichtigt werden muss. Die niedrigere
Temperatur wihrend der relativ langen Kompressionsphase ermog-
licht héhere Temperaturen in der im Vergleich zur Kompressions-
phase kurzen Verbrennungsphase, was durch einen fritheren Ziind-
zeitpunkt ausgenutzt werden kann. Dies hat sowohl auf den spezifi-
schen Verbrauch b.¢¢ als auch auf die Abgastemperatur T3 positiven
Einfluss. Abbildung 5.16 zeigt, dass der Motor bei einem Einlass-
Schlie3t-Zeitpunkt von 90° KW n. UT mit optimaler Schwerpunktla-
ge betrieben werden kann, was eine Verbrauchsabsenkung von iiber
10% ermoglicht.

An dieser Versuchsreihe wurde auch die Vorhersagefdhigkeit des
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Abbildung 5.16: Variation der Steuerzeiten
n = 1400 [rpm] ; m; = 82 [mg/ASP] ; xpg=
0.033 ; e = 11.0 ; RON95 ; KnTd~5%
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5.3 Beeinflussung des Klopfverhaltens von Ottomotoren

Klopfmodells tiiberpriift. Der Koeffizient C; wurde so abgestimmt,
dass das Klopfintegral der APR fiir die Basisnockenwelle zu eins
wird. Bei der Variation der Nockenwellen wurde der Ziindzeitpunkt
in der APR so vorgegeben, dass das erweiterte Klopfintegral wieder
diesen Wert erreicht, wie in Abbildung 5.15 zu sehen ist. Generell
gibt das Klopfmodell die verénderten Randbedingungen sehr gut
wieder. Es ist gut zu erkennen, dass das Integral bei spaterem Schlie-
Ben der Einlassventile niedrigere Werte wiahrend der Kompression
annimmt als mit der Basisnockenwelle. Dadurch wird ein steilerer
Gradient des Integrals wahrend der Verbrennung moglich, wie be-
reits erwdhnt wurde. Durch die frithere Verbrennungslage verkiirzt
sich die Brenndauer, was eine weitere Reduzierung der Klopfneigung
nach sich zieht.

Generell zeigt das Verbrennungsmodell gute Ergebnisse bei dieser
Variation. Die leichte Unterschéatzung der Brennverldaufe durch das
Modell sind auf die maximale Flammenfrontoberflache zuriickzufih-
ren, die bei € = 11.0 etwas unterschétzt wird, wie schon in Kapitel
5.2.1 gezeigt wurde. Die durch das Klopfmodell vorgegebene Schwer-
punktlage stimmt sehr gut mit den gemessenen Werten {iberein.
In den Punkten in denen eine Abweichung zu erkennen ist, weicht
auch der Brennverlauf deutlicher von den Messwerten ab, was den
groBen Einfluss der Schwerpunktlage auf die Warmefreisetzung un-
terstreicht.

Die Brenndauer wird im Trend sehr gut vorhergesagt, das Niveau
ist jedoch etwas zu hoch.

5.3.2 Einfluss gekiihlter AGR auf das Klopfverhalten
von RON95

Der Restgasanteil hat speziell im Fall von RON95 bzw. PRF95 einen
groBen Einfluss auf den Zundverzug, wie in Kapitel 4.6.2 gezeigt
wurde. Die Auswirkung dieser Anderung des Ziindverzuges auf das
Klopfverhalten wurde am gleichen Betriebspunkt analysiert wie die
Beeinflussung durch die Ventilsteuerzeiten. Die externe AGR-Rate
wurde schrittweise bis auf 30% erhoht, wobei sowohl die Basisno-
ckenwelle als auch die Nockenwelle ES60 mit einem Einlass-Schlief3t-
Zeitpunkt von 60°KW n. UT zum Einsatz kam. Wie schon bei der
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5 Ergebnisse und Diskussion

Variation der Steuerzeiten wurde der Motor {iber eine Verstellung
des Ziindzeitpunktes fiir jeden Messpunkt an der Klopfgrenze ge-
halten.

Die Ergebnisse fiir beide Nockenwellen sind in Abbildung 5.17 zu
sehen. Die klopfmindernde Wirkung der gekiihlten AGR ist unab-
héngig von den Steuerzeiten anhand der fritheren Schwerpunktlage
mit steigendem Restgasgehalt zu erkennen. Im Fall der Nockenwelle
ES60 ist dieser Effekt durch die Verbesserung des Klopfverhaltens
aufgrund der verdnderten Steuerzeiten iiberlagert, was in einer ge-
nerellen Verschiebung der Schwerpunktlage hin zu niedrigeren Wer-
ten resultiert. Das zeigt, dass die beiden klopfmindernden Mafinah-
men problemlos kombiniert werden kénnen, sofern der erhéhte La-
dedruckbedarf bedient werden kann, der durch die Kombination um
iiber 600mbar steigt. In dieser Abbildung ist auch zu erkennen, dass
die Verbrauchsreduzierung bei dieser Variation noch deutlicher ist,
als bei der Variation der Steuerzeiten. Das ist darauf zuriickzufiih-
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Abbildung 5.17: Variation des Restgasgehaltes

n = 1400 [rpm] ; m; = 85 [mg/ASP] ; ¢ = 11.0 ;
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5.3 Beeinflussung des Klopfverhaltens von Ottomotoren

ren, dass neben der giinstigeren Schwerpunktlage auch die sinkende
Verbrennungstemperatur einen positiven Einfluss auf den Verbrauch
hat. Die Absenkung der Temperatur in der verbrannten Zone redu-
ziert die Wandwérmeverluste und hat iiberdies noch einen positiven
Einfluss auf die Abgastemperatur T3, die mit steigender AGR-Rate
stark absinkt. Der Ladungswechselmitteldruck pZ" sinkt durch den
groBeren Massenstrom in den Zylinder, wobei das Niveau mit spé-
terem Einlass-Schliet-Zeitpunkt generell etwas niedriger ist.
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5 Ergebnisse und Diskussion

Anhand der Temperaturverlaufe in der unverbrannten Zone in Ab-
bildung 5.18 und des Verlaufs des minimalen Ziindverzuges 7,,;, in
Abbildung 5.17 wird offensichtlich, dass der Wirkmechanismus im
Fall der AGR-Variation nicht in einer Erh6hung des Ziindverzuges
vor der Verbrennung zu suchen ist, sondern in einer Veranderung
wahrend der Verbrennung liegt. Abbildung 5.18 zeigt die wichtigs-
ten thermodynamischen Groflen fiir die AGR-Variation mit der No-
ckenwelle ES60. Es ist gut zu erkennen, dass die Temperatur in der
unverbrannten Zone vor Verbrennungsbeginn nicht verédndert wird.
Die langsamere Verbrennung sorgt jedoch dafiir, dass die maximale
Temperatur in der unverbrannten Zone durch die frithere Verbren-
nungslage nur unwesentlich steigt. Dies fithrt in Kombination mit
der generellen Verlangerung des Ziindverzuges durch die gekiihlte
AGR dazu, dass der minimale Ziindverzug 7,,;, an der Klopfgrenze
anndhernd konstant bleibt, wie Abbildung 5.17 zeigt.

Das Vorgehen bei der APR war in diesem Punkt analog zur Va-
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riation der Steuerzeiten. Der Ziindzeitpunkt in der APR wurde so
gewahlt, dass das erweiterte Klopfintegral einen Wert von eins er-
reicht, wodurch auch die Schwerpunktlage des jeweiligen Punktes
durch das Klopfmodell vorgegeben wird. In den Abbildungen 5.18
und 5.19 sind die Ergebnisse der Modellierung zu sehen. Hinsicht-
lich der Brennverldufe ist, wie schon bei der Variation der Steuer-
zeiten, eine Unterschétzung des Maximums zu erkennen, was auch
in diesem Fall auf die Abweichung des Modells zur Berechnung der
maximalen Oberfliche im oberen Totpunkt zuriickzufiihren ist.
Die durch das Klopfmodell vorgegebenen Werte der Schwerpunkt-
lage weichen stéarker von den Messwerten ab, als bei der Variation
der Steuerzeiten. Die maximale Abweichung der Schwerpunktlage ist
mit einem Wert von 3.1°’KW jedoch noch in einem akzeptablen Be-
reich. Generell ist jedoch die hohe Sensitivitit des Klopfmodells be-
zuglich des Restgasgehalts, wie sie in Kapitel 4.8.2 aufgezeigt wird,
spirbar. Speziell die Tatsache, dass das Modell bei einer Steigerung
der AGR-Rate von 15% auf 25% nur noch eine minimal frithere
Schwerpunktlage prognostiziert, kénnte in der Anwendung des Mo-
dells zu der falschen Annahme fiithren, dass 15% AGR in diesem
Betriebspunkt die optimale AGR-Rate ist. Die Nutzung des Klopf-
modells in einer Modellierungsumgebung wie GT-Power kann die
Ergebnisse verbessern, da hier zumindest Messfehler beziiglich des
Restgasgehalts ausgeschlossen werden kénnen.

Generell zeigt diese Versuchsreihe, dass die Modellierung der Ver-
brennung mit Abgasriickfiihrung an der Klopfgrenze eine sehr an-
spruchsvolle Aufgabe ist.

5.4 Variation des Kraftstoffes

Im Bereich der Ottomotoren haben sich in den letzten Jahren Etha-
nol und Methan als aussichtsreiche Kandidaten etabliert, um erdol-
basierte Kraftstoffe zu ersetzen. Beide Kraftstoffe konnen aus rege-
nerativen Quellen erzeugt werden, was erhebliches Potential hin-
sichtlich der C'Os-Bilanz des Motors birgt. Speziell im Fall von
Ethanol werden héufig auch Mischungen aus Benzin und Ethanol
verwendet, so dass sich eine gréoflere Varianz hinsichtlich der zu be-
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5 Ergebnisse und Diskussion

riicksichtigenden Kraftstoffe im Entwicklungsprozess eines Motors
ergibt.

Eines der Ziele bei der Entwicklung des Verbrennungsmodells war
es daher eine moglichst grofle Bandbreite an nutzbaren Kraftstoffen
zu erreichen. Wie bereits in den Kapiteln 4.2 und 4.3 gezeigt wurde,
muss der Einfluss verschiedener Kraftstoffe sowohl in der laminaren
Flammengeschwindigkeit als auch beim Flammenfaltungsfaktor be-
riicksichtigt werden. Die Lewis-Zahl beeinflusst die Flammenfaltung
sehr deutlich, weshalb das Modell auch an verschiedenen Kraftstof-
fen mit einer breiten Spreizung an Lewis-Zahlen getestet wurde.
Neben RON95 kamen auch Mischungen aus Ethanol und RON95
sowie Methan zum Einsatz.

5.4.1 Einfluss des Ethanolgehaltes

Der Einfluss des Ethanolgehaltes ist bereits seit ldngerem Gegen-
stand der Forschung. Bei einem Grofiteil der Betrachtungen lag der
Fokus auf PKW-Motoren, wobei verschiedene Aspekte beleuchtet
wurden.

Der Einfluss von AGR auf die Verbrennung von Ethanol bzw.
Ethanol-Benzin-Mischungen wurde von verschiedenen Forschern be-
trachtet [15, 18, 23, 43, 136]. Brusstar et al. verwenden dabei einen
1.91 Motor mit variabler Turbinengeometrie (VIT'G) von Volkswa-
gen (VW), der auf den Betrieb als Ottomotor mit einem Verdich-
tungsverhéltnis von 19.5 umgeriistet wurde. Im Betrieb mit reinem
Ethanol konnte dabei ein Wirkungsgrad von iiber 40% im oberen
Lastbereich dargestellt werden [15]. Cairns et al. nutzten bei ihren
Versuchen einen 2.01 Motor mit Direkteinspritzung und Wastegate-
Turbolader. Analysiert wurde der Einfluss von Ethanol auf die Ab-
magerungsfihigkeit und die AGR-Vertréglichkeit unter Teil- und
Volllast Bedingungen [18]. Gingrich et al. verwendeten ebenfalls
einen aufgeladenen 2.01 Motor jedoch mit Kanaleinspritzung [43].
Beide Veroffentlichungen zeigen eine erhebliche Reduktion der Ab-
gastemperatur bei der Verwendung von Ethanol als Kraftstoff, auf
eine Anhebung des Verdichtungsverhaltnisses wurde jedoch verzich-
tet. Varde und Manoharan untersuchten das Emissionsverhalten ei-
nes 2.51 Motors im E85 Betrieb mit gekiihlter AGR.
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Der Einfluss der Steuerzeiten auf den Betrieb mit Ethanol wurde in
einigen Veroffentichungen analysiert [17, 102, 130]. Cairns et al. [17]
betrachteten den Einfluss der Steuerzeiten auf den Teillastbetrieb
mit Ethanol an einem Einzylindermotor. Moore et al. [102] und Szy-
bist et al. [130] untersuchten den Einfluss der Steuerzeiten auf den
Wirkungsgrad fiir verschiedene Benzin-Ethanol-Mischungen. Neben
dem Teillastbereich wurde auch der Einfluss von spédtem Einlass-
Schlielen auf das Klopfverhalten analysiert.

Im Bereich der Medium-Duty-Motoren wurde Ethanol als Kraftstoff
bisher wenig untersucht, was hauptséchlich am duflert geringen An-
teil an Ottomotoren in diesem Segment liegt. Lediglich Brusstar und
Grey haben auf diesem Feld experimentelle Ergebnisse veroffentlicht
[14]. Analog zum Vorgehen bei der Analyse des 1.91 Motors wurde
ein 4.51 V6 Diesel-Motor mit VTG auf den Betrieb mit E85 bzw.
M85 umgeriistet. Im Fall von E85 wurden auch bei diesem Motor
Wirkungsgrade von iiber 40% erreicht.

Im vorherigen Kapitel wurde ein Vorteil hinsichtlich der Klopfnei-
gung durch die Kombination von spédtem Einlass-Schlieen und ge-
kiithlter AGR herausgearbeitet, weshalb der Einfluss des Ethanolge-
haltes auf die Verbrennung im NFZ-Einzylinder generell mit einem
Einlass-Schliefit-Zeitpunkt von 90°KW n. UT und relativ hohen
AGR-Raten analysiert wurde. Bei diesen Versuchen kam RONO95,
E25, E85 und E97 zum Einsatz, wobei die Mischungen jeweils aus
RON95 und wasserfreiem Ethanol bestanden.

Einfluss auf Verbrennung, Kraftstoffverbrauch und Emissionen

Die Untersuchung des Einflusses des Ethanolgehaltes auf die Ver-
brennung wurde anhand eines Teillastpunktes bei 1200rpm und ei-
nem indizierten Mitteldruck von 4.8bar durchgefithrt. Der Restgas-
gehalt bei diesen Messungen betrug ca. 0.225, die Schwerpunktla-
ge der Verbrennung wurde auf 8°KW eingestellt. Die eingespritzte
Kraftstoffmasse wurde entsprechend des Ethanolgehaltes angeho-
ben, um den niedrigeren Heizwert des Ethanols auszugleichen.

In Abbildung 5.21 sind die Ergebnisse dieser Variation gezeigt. Der
Einfluss des Ethanols auf die Verbrennung ist relativ gering, wie
anhand der Druck- und Brennverldufe zu sehen ist. Die laminare
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Flammengeschwindigkeit nimmt zwar mit steigendem Ethanolge-
halt ab, dies wird jedoch durch die stiarkere Faltung der Flammen
aufgrund der niedrigeren Lewis-Zahl von Ethanol kompensiert. Die
leichte Unterschéitzung des Maximums der Brennverldufe liegt an
der etwas zu niedrigen Modellierung der mittleren Flammenfronto-
berfliche bei einem Verdichtungsverhéltnis von 11.

Die Verbrennungslagen in Abbildung 5.20 verdeutlichen den gerin-
gen Einfluss des Ethanolgehaltes auf die Verbrennung. Sowohl hin-
sichtlich der Brenndauer als auch des Ziindzeitpunktes sind keine
wesentlichen Anderungen zu erkennen. Die geringen Unterschiede
sind auf leicht unterschiedliche Restgasgehalte zuriickzufithren. Die
Problematik bei der Vorhersage der Brenndauer Q.90 — Qp,05 bleibt
auch mit steigendem Ethanolgehalt bestehen.

In Abbildung 5.22 ist der Einfluss des Ethanolgehaltes auf den Ver-
brauch und die Emissionen zu sehen. Der Verbrauch steigt aufgrund
des niedrigeren unteren Heizwertes von Ethanol mit steigendem An-
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Abbildung 5.20: Einfluss des Ethanolgehaltes auf die Verbrennung
n = 1400 [rpm] ; pm; = 4.8 [bar] ; ES90 ; xre =
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teil deutlich an, der Wirkungsgrad bleibt jedoch bei gleicher Schwer-
punktlage auf einem &hnlichen Niveau. Aufgrund der héheren Ver-
dampfungsenthalpie von Ethanol nimmt der Kiihlungseffekt durch
Kraftstoffverdampfung mit steigendem Ethanolgehalt zu, was zu ei-
nem niedrigeren Temperaturniveau im Zylinder fithrt. Das senkt
in Kombination mit der niedrigeren adiabaten Flammentempera-
tur die NO,-Emissionen des Motors. Ahnliche Beobachtungen wur-
den von diversen Forschern publiziert [17, 19, 67, 110], das Ni-

T
S,
Q
120
100 £
80 ¥
60 3
40 9
20 =
| o ¢
0.9 20
08 -
o
7 06
2 051 .
E ozl i
o 03 RN
02F it
01 F it
( S | | o | 5
~~~~~~ - "\""’-\-_\ 14 -
7 SRe 2
A S 138 E
;7 . -
Vil 27
L 41
N
0.005 L } } } } 0
0.004 -
€ 0003
< 0002 |
0.001
0
-40

@ ['KW]
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veau der Stickoxid-Emissionen ist jedoch aufgrund der hohen AGR-
Raten deutlich niedriger als in den genannten Veroffentlichungen.
Die Emission unverbrannter Kohlenwasserstoffe (HC) sinkt leicht
mit steigendem Ethanolgehalt, was die Ergebnisse von Cairns et al.
[17] und Pana et al. [110] bestétigt. Bei niedriger Last ist die Ver-
besserung deutlicher als bei hohen Lasten. Bei hoherem Ethanolge-
halt ist die Einspritzdauer ldnger, wodurch die Sprayqualitéit besser
wird, was wiederum zu einer besseren Gemischaufbereitung fiihrt.
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Bei hoheren Lasten ist die Ansteuerdauer bei allen Mischungen aus-
reichend lang, so dass die Unterschiede in den HC-Emissionen klei-
ner werden.

Klopfverhalten

Die Beeinflussung des Klopfverhaltens durch den Ethanolanteil
wird durch eine schrittweise Erhéhung des Verdichtungsverhéltnis-
ses analysiert. Als Basis wurde ein Verdichtungsverhéaltnis von 11
gewédhlt, da der Motor im Betrieb mit RON95 damit bereits klopf-
begrenzt ist.

Abbildung 5.23 zeigt eine Variation des Ziindzeitpunktes bei
1200rpm, einem Restgasgehalt von ca. 0.31 und dem Basis-
Verdichtungsverhéltnis. Es ist deutlich zu erkennen, dass der Motor
im Betrieb mit RON95 bereits bei einer Schwerpunktlage von ca.
20°KW anfangt zu klopfen. In diesem Punkt kann ein indizierter
Mitteldruck von ca. 14.5bar erreicht werden. Anhand dieses Ergeb-
nisses ist eine weitere Steigerung des Verdichtungsverhéltnisses fiir
RON95 nicht sinnvoll. Die weiteren Kraftstoffe zeigen keinerlei Klop-

20 i 20
—+— RONg95
—%— E25

15 |- E85 + 18

—e— E97

KnTd [%]
(&
T
1
S
Pmi [bar]

Qp,50 ["KW] Qp 50 ["KW]
Abbildung 5.23: Variation des Ziindzeitpunktes

n=1200 [rpm] ; zgrc = 0.31 ; E, = 4.65 [kJ/ASP] ;
e=11.0
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Abbildung 5.24: Variation der Last
n=1400 [rpm] ; re = 0.31 ; ¢ = 13.0

ferscheinungen und kénnen bei diesen Randbedingungen problemlos
mit optimaler Schwerpunktlage betrieben werden.

Aus diesem Grund wurde fiir diese Kraftstoffe das Verdichtungs-
verhéltnis auf 13 erh6ht. Zum schnellen Erreichen der Klopfgrenze
wurde fiir die folgenden Verdichtungsverhéltnisse eine Lastvariation
bei 1400rpm und einem Restgasgehalt von ca. xpe = 0.31 durchge-
fithrt. Die Ergebnisse fiir € = 13 sind in Abbildung 5.24 zu sehen.
Mit E25 ist bei p,,,; = 10bar bereits eine leicht spitere Schwerpunkt-
lage notwendig, um den Motor klopfirei zu betreiben. Mit steigender
Last miissen zunehmend spétere Ziindzeitpunkte eingestellt werden,
so dass sich bei p,,; = 20bar eine Schwerpunktlage von iiber 20° KW
ergibt. Fiir E25 ist somit € = 13 das klopfbegrenzte Verdichtungsver-
héltnis bei diesem Brennverfahren. Mit E85 und E97 ist bei diesem
Verdichtungsverhéltnis auch oberhalb von 20bar indizierten Mittel-
druck ein klopffreier Betrieb mit optimaler Schwerpunktlage mog-
lich. Lediglich bei sehr hohem indiziertem Mitteldruck ist leichtes
Klopfen erkennbar.

Fiir diese Kraftstoffe wurde das Verdichtungsverhaltnis auf 14.5 ge-
steigert. Die Ergebnisse werden in Abbildung 5.25 gezeigt. Bis zu ei-
nem indizierten Mitteldruck von ca. 15bar bleiben beide Kraftstoffe
klopffrei, erst ab 20bar steigt die Klopfneigung soweit an, dass ei-
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Abbildung 5.25: Variation der Last

n=1400 [rpm] ; rg = 0.31 ; ¢ = 14.5

Qp 50 ["KW]

ne Spatverstellung notig ware. Aus priifstandstechnischen Griinden
konnten keine weiteren Versuche mehr mit E97 gefahren werden, es
wird jedoch davon ausgegangen, dass das Verhalten dhnlich zu E85
ist. Aufgrund der hohen AGR-Raten ist das Temperaturniveau im
Zylinder relativ niedrig, so dass selbst mit einem Verdichtungsver-
héltnis von 14.5 keine Glithziindungserscheinungen auftraten.
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Abbildung 5.26: n=1400 [rpm] ; xre = 0.31 ; E97

Neft [-]
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5 Ergebnisse und Diskussion

Durch die Kombination von spdtem Einlass-Schlieflen, gekiihlter
AGR und einem hohen Ethanolanteil konnte ein sehr robustes Ver-
halten beziiglich der Klopfneigung dargestellt werden. Abbildung
5.26 zeigt, dass mit diesem Aufbau Wirkungsgrade von knapp 41%
am Einzylindermotor erreicht werden konnen. Es ist davon auszu-
gehen, dass der Verbrauch bei der Ubertragung auf einen Vollmotor
noch weiter sinkt, da der Einzylinder durch den Riementrieb generell
eine hohere Reibung aufweist als ein Vollmotor. Der Spitzendruck
steigt auf iiber 150bar weshalb der Dieselmotor eine sehr gute Basis
fiir ein derartiges Motorkonzept darstellt.

5.4.2 Vergleich von E97 und Methan

Sowohl Methan als auch Ethanol haben grofles Potential, die CO»-
Bilanz eines Verbrennungsmotors zu verbessern. Im Folgenden soll
die Verbrennung der beiden Kraftstoffe detailliert analysiert werden
und eine Abschétzung abgegeben werden, inwieweit beide Kraftstof-
fe in einer gemeinsamen Motorenplattform genutzt werden kénnen.
Dafiir wurden am Einzylindermotor fiir E97 und Methan Messungen
mit demselben Aufbau durchgefithrt, wobei sowohl der Einfluss der
Abgasriickfilhrung als auch das Klopfverhalten untersucht wurde.
Zum Einsatz kam dabei der Kolben B019 mit einem Verdichtungs-
verhéltnis von 13.25 und die Nockenwelle ES65 mit einem Einlass-
Schliefit-Zeitpunkt von 65°KW n. UT und einer Drallzahl von ca.
2.6.

Teillastverhalten

Zunéichst wird die Verbrennung in einem mittleren Lastpunkt unter-
sucht. Fiir beide Kraftstoffe wurde jeweils ein Messpunkt ohne AGR
und einer mit einem hohen Restgasgehalt ausgewahlt. Die Drehzahl
bei diesen Versuchen lag bei 1400rpm, der indizierte Mitteldruck bei
11bar und die Schwerpunktlage der Verbrennung wurde jeweils auf
8°KW eingestellt.

Die Abbildungen 5.27 und 5.28 zeigen die Ergebnisse dieses Ver-
gleichs. Generell ist die Verbrennung mit E97 geringfiigig schnel-
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Abbildung 5.27: Vergleich der Verbrennung von E97 und Methan
n=1400 [rpm] ; pm;=11 [bar] ; ¢ = 13.25 ; ES65
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5 Ergebnisse und Diskussion

ler als mit Methan. Der Vergleich der Berechnungen mit den de-
taillierten chemischen Mechanismen in Kapitel 4.2.2 zeigt bei glei-
chen Randbedingungen eine deutlich niedrigere laminare Flammen-
geschwindigkeit im Fall von Methan gegeniiber E97. Die Tempe-
ratur in der unverbrannten Zone wird jedoch durch die Verdamp-
fung des Kraftstoffes bei E97 so stark reduziert, dass die laminare
Flammengeschwindigkeit trotzdem auf dem gleichen Niveau liegt.
Methan zeigt aber einen stirkeren Gradienten iiber den Restgasge-
halt, was sich letztlich auch in diesen Versuchen niederschlédgt. Der
Knick im Verlauf der laminaren Flammengeschwindigkeit entsteht,
da dT"* /dyp ab X=0.99 aus Griinden der numerischen Stabilitit auf
Null gesetzt wird.

Die niedrigere Lewis-Zahl Methans fiihrt zu einer starkeren Faltung
der Flamme, wodurch die turbulente Flammengeschwindigkeit s;-(
etwas grofler ist als von E97. Die Ausdehnungsgeschwindigkeit der
verbrannten Zone, charakterisiert durch das Verhaltnis der Dichte
in der unverbrannten und der verbrannten Zone bzw. den Expansi-
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Abbildung 5.28: Vergleich der Verbrennung von E97 und Methan
n=1400 [rpm] ; ppm;=11 [bar] ; ¢ = 13.25 ; ES65
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5.4 Variation des Kraftstoffes

onsfaktor Ex, ist fiir Methan jedoch deutlich geringer. Dies liegt im
wesentlichen an der hohen spezifischen Gaskonstante von Methan
aufgrund der niedrigen Molmasse. Infolgedessen ist auch die Gas-
konstante des Frischgemisches relativ hoch, was zu einer niedrigeren
Dichte in der unverbrannten Zone und somit zu niedrigeren Werten
fiir den Expansionsfaktor fithrt. Mit steigendem Restgasanteil sinkt
der Einfluss des Kraftstoffes auf die spezifische Gaskonstante des
Frischgemisches, wodurch die Differenz im Expansionsfaktor zwi-
schen Methan und E97 kleiner wird. Der Nachteil in der maximalen
Waérmefreisetzungsrate liegt also im wesentlichen am Einfluss des
Expansionsfaktors. Das Modell iiberschétzt die Warmefreisetzung
bei diesem Aufbau generell etwas, was hauptséchlich an der zu grofl
modellierten Oberflache im oberen Totpunkt liegt, was auch schon
in Diagramm 4.14 zu erkennen ist.

Auch die Flammenkernentwicklung der beiden Kraftstoffe verlauft
sehr unterschiedlich. Bei niedrigem Restgasgehalt sind die Ziind-
zeitpunkte noch in einer dhnlichen Region, bei hohem Restgasge-
halt muss die Ziindung mit Methan jedoch deutlich frither erfolgen
als mit E97, um dieselbe Schwerpunktlage zu erreichen. Neben dem
schon erwéhnten Einfluss des Expansionsfaktors kommt wéahrend
der Flammenkernbildung auch die langsamere laminare Flammen-
geschwindigkeit von Methan bei hohen Restgasanteilen zum Tragen.
Die Kombination aus beidem fiihrt dazu, dass der Ziindzeitpunkt
bei hohem Restgasanteil um {iber 10°KW frither gewéhlt werden
muss. Das Flammenkernmodell beriicksichtigt dieses Verhalten sehr
gut und kann die Unterschiede im Zundzeitpunkt gut abbilden. Ab-
bildung 5.28 zeigt iiberdies auch das unterschiedliche Ausbrandver-
halten von Methan und E97. Vermutlich ist auch in diesem Fall die
Gemischbildung mit starker Wandbenetzung verbunden, so dass der
Ausbrand langsamer ist, was zu einer ca. 5° KW spéteren Lage (5,90
im Fall der Verbrennung von E97 fiihrt.

Der genannte Unterschied der Temperatur in der unverbrannten Zo-
ne fithrt auch zu einem niedrigeren Temperaturniveau in der ver-
brannten Zone und somit zu niedrigeren Abgastemperaturen, wie
Abbildung 5.28 zeigt. Des Weiteren fiihrt die Verdampfungskiihlung
durch die Einspritzung des E97 zu einem niedrigeren Ladedruck-
bedarf. Im Fall von Methan muss zusédtzlich auch der gasférmige
Kraftstoff verdichtet werden, was den Ladedruckbedarf weiter stei-
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5 Ergebnisse und Diskussion

gert. Bei hohem Restgasgehalt liegt die Differenz im Ladedruck bei
iiber 300mbar.

Volllastverhalten

Der Unterschied im Klopfverhalten zwischen Methan und E97 wird
anhand eines Volllastpunktes bei 1200rpm evaluiert. Dieser Punkt
stellt fiir Medium-Duty-Anwendungen die ungiinstigsten Randbe-
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Abbildung 5.29: Vergleich des Klopfverhaltens von E97 und Methan
n=1200 [rpm] ; pm;=21.4 [bar] ; 2re=0.125 ; ¢ =
13.25 ; ES65 ; Drall 2.6 ; KnTd~5%
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5.4 Variation des Kraftstoffes

dingungen beziiglich Klopfen dar, da ein hoher Mitteldruck bei
niedrigen Drehzahlen gefordert wird. Der Restgasgehalt ist mit
rra = 0.125 relativ moderat und der indizierte Mitteldruck wurde
konstant auf p,,; = 21.4bar gehalten. Fiir beide Motoren wurde ei-
ne Variation der Schwerpunktlage durchgefiihrt, verglichen werden
jedoch nur die beiden Messpunkte an der Klopfgrenze (KnTd~5%).
Die wichtigsten Groflen dieses Vergleichs sind in den Abbildungen
5.29 und 5.30 zu finden.

Die Berechnungen der Ziindverziige von Methan und Ethanol in
Kapitel 4.6.2 haben gezeigt, dass der Ziindverzug von Methan bei
gleichen Randbedingungen fast eine Groflenordnung hoher ist als
der von E97. Der Unterschied der klopfbegrenzten Schwerpunktlage
liegt jedoch nur bei ca. 5°’KW. Der Hauptgrund hierfiir liegt in der
Kiihlung des Frischgemisches durch Verdampfung im Fall von E97.
Die Temperatur in der unverbrannten Zone ist durch die Verdamp-
fung deutlich niedriger als bei der Verbrennung von Methan, was
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Abbildung 5.30: Vergleich des Klopfverhaltens von E97 und Methan
n=1200 [rpm] ; pm;=21.4 [bar] ; xpe=0.125 ; ¢ =
13.25 ; ES65 ; Drall 2.6 ; KnTd~5%
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die Klopfneigung erheblich reduziert. Uberdies fithrt die niedrigere
Temperatur auch zu einem niedrigeren Druck im Zylinder, was die
Klopffestigkeit zusétzlich erhoht. Durch den hohen Kompressions-
enddruck und die optimale Schwerpunktlage liegt der Spitzendruck
bei Methan in der Region von 160bar, mit E97 werden durch die
spiatere Verbrennung und den niedrigeren Kompressionsenddruck
ca. 120bar erreicht. Der Vergleich von Experiment und Modell zeigt,
dass die Modellierung auch auf diesem hohen Druckniveau sehr gute
Ergebnisse erzielt, was auch fir die Entwicklung des Flammenkerns
gilt.

Wie schon im vorherigen Kapitel gezeigt, ist der Ladedruckbedarf
bei der Verbrennung von E97 erheblich niedriger. Bei Nutzung einer
gemeinsamen Motorplattform inklusive der Aufladegruppe bleibt
entsprechend eine Reserve, was dem Hohenbetrieb und dem Transi-
entverhalten des Motors zugute kommt. Durch die spéatere Schwer-
punktlage ist die Abgastemperatur trotz der Verdampfungskiihlung
etwas hoher als bei der Verbrennung von Methan, was jedoch be-
herrschbar ist.

Abschlielend kann festgehalten werden, dass die gemeinsame Nut-
zung eines Brennverfahrens zur Verbrennung von Methan oder E97
problemlos mdéglich ist, lediglich die Unterschiede in der Kraftstoff-
zufithrung miissen beriicksichtigt werden.

5.4.3 CO,-Emissionen im WHTC

Abschlieend wurde der Einfluss der verschiedenen Kraftstoffe
auf die COz-Emissionen im "World-Harmonized-Transient-Cycle’
(WHTC) ermittelt. Zu diesem Zweck wurde ein Werkzeug ent-
wickelt, das anhand von 11 Stationdrpunkten den Verbrauch in
diesem Testzyklus berechnen kann [128]. Ein Beispiel der Lage der
Messpunkte des WHTC’s und der zugehorigen Stationdrpunkte im
Kennfeld ist im Anhang B.1 zu finden.

Zunéachst wurden diese 11 Punkte mit einem NFZ-Einzylindermotor
im Dieselbetrieb vermessen und mit der Auswertung des WHTC’s
eines Diesel-Vollmotors vergleichen. Daraus ergab sich ein Faktor
zur Beriicksichtigung der Anderung des Verbrauchs durch den
Transientbetrieb, der fiir die ottomotorischen Messungen iibernom-
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Kraftstoff Leistung / Drehmoment COs-Emissionen

Diesel 175kW / 1000Nm 100%
RON95 180kW / 850Nm 125%
E97 180kW / 1000Nm 122%

Tabelle 5.2: C'Os-Emissionen im WHTC

men wurde. Dariiberhinaus wurde der Reibmitteldruck auf das
Niveau des Vollmotors reduziert, so dass der hohere mechanische
Wirkungsgrad des Vollmotors beriicksichtigt wurde [128]. Anhand
dieser Ergebnisse wurde der Energiebedarf im WHTC berechnet
und daraus die Well-to-Wheel Emissionen der unterschiedlichen
Kraftstoffe bestimmt. Im Fall der Biogas Varianten wurden keine
gesonderten Versuche durchgefiihrt, sondern derselbe Energiebedarf
wie fiir Ethanol zugrunde gelegt und auf dessen Basis schlieBllich
die CO,-Bilanz berechnet. Eine Ubersicht iiber die gemessenen
COy-Emissionen im WHTC ist in Tabelle 5.2 gezeigt. Der Ausstof3
von Kohlendioxid steigt sowohl fiir den Betrieb mit E97 als auch
mit RON95 deutlich an. Das ist im wesentlichen auf den im
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Abbildung 5.31: Einfluss des Kraftstoffes auf die COs-Emissionen
im WHTC ; RON95: e=11 ; Ethanol/Gas: e=14.5
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Vergleich zum Dieselmotor signifikant niedrigeren Wirkungsgrad
im angedrosselten Teilllastbetrieb zuriickzufiihren. Aufgrund des
Klopfverhaltens von RON95 musste ein niedrigeres Drehmoment
eingestellt werden, was auch den geringen Unterschied gegeniiber
E97 erkldart. Abbildung 5.31 zeigt die aus dem Energiebedarf
resultierenden Well-to-Wheel C'Os-Emissionen und den Einfluss
der regenerativen Produktion von Ethanol und Methan. Als Basis
fir die Analyse der COs-Emissionen wurde die vierte Version
der Well-to-Tank-Analyse der Européischen Union aus dem Jahr
2013 herangezogen [37]. Neben dem Einfluss der verschiede-
nen Ausgangsstoffe sind im Fall von Ethanol auch verschiedene
Randbedingungen im Produktionsprozess beriicksichtigt. Je nach
Verwendung der Abfall- und Nebenprodukte ergeben sich unter-
schiedliche Potentiale zur Reduktion der Treibhausgase. Im besten
Fall wird aus den Abfall- und Nebenprodukten Biogas produziert
und mit dessen Verbrennung ein Teil des Energiebedarfes wihrend
der Ethanolproduktion gedeckt, im ungiinstigsten Szenario ist keine
Weiternutzung dieser Stoffe vorgesehen.

Generell ist hier die Abhéngigkeit der COs-Emissionen vom
Ausgangsstoff und den Randbedingungen sehr gut zu erkennen. Bei
der Verwendung von Mais oder Weizen als Ausgangsstoff ist unter
Umstédnden kein Vorteil gegeniiber dem Dieselmotor zu erzielen.
Mit Zuckerriiben, Zuckerrohr oder Zellulose als Basis ist jedoch
eine signifikante Verbesserung der C'O»-Bilanz moglich.

Die Biogase zeigen alle ein sehr deutliches CO»-
Reduktionspotential. Speziell im Fall des synthetischen Methans,
das auf Basis von Windenergie produziert wird, ist dies besonders
augenscheinlich.

5.5 Ubertragung des Brennverfahrens auf
einen Vollmotor

Durch die Ubertragung des am Einzylindermotor entwickelten
Brennverfahrens auf einen Sechszylinder-Prototypenmotor soll das
Potential einer ottomotorischen Plattform fiir Medium-Duty-
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Anwendungen bewertet werden. Generell gibt es fiir den Aufbau
eines Motors mit Abgasriickfithrung und Turboaufladung diverse
Moglichkeiten, letztlich wurde die im folgenden Kapitel dargestellte
Konfiguration gewahlt, die den spezifischen Eigenheiten des Brenn-
verfahrens Rechnung trigt.

5.5.1 Aufbau des Prototypenmotors

Die Details des Aufbaus des Sechszylinder-Motors sind in Tabelle
5.3 und Abbildung 5.32 gezeigt. Aktuelle Serienmotoren mit Ab-
gasriickfithrung verfiigen im Normalfall iiber eine Hochdruck-AGR
(HD-AGR). Dabei wird das Abgas vor der Turbine entnommen und
nach dem Verdichter wieder eingeleitet. Der Vorteil dieser Variante
ist die geringe Anzahl der mit Abgas beaufschlagten Bauteile so-
wie ein giinstiges Transientverhalten, das durch das niedrige Volu-
men der Bauteile, welche die Luft-Abgas-Mischung fiithren, entsteht.
Nachteilig ist, dass die Saugrohrtemperatur durch das riickgefiihr-
te Abgas erhoht wird, was negative Folgen auf das Klopfverhalten
hat. Dartiber hinaus wird fiir den AGR-Transport ein Spiilgefal-
le zwischen Abgaskriimmer und Saugrohr benétigt, was nachteilig
fiir den Wirkungsgrad ist. Die Alternative dazu ist die sogenannte
Niederdruck-AGR (ND-AGR), bei der das Abgas nach der Turbine
entnommen und vor dem Verdichter eingeleitet wird. Dies hat den
Vorteil, dass die AGR neben dem AGR-Kiihler zusétzlich durch

Kolben X019 —
Verdichtungsverhéltnis  11.15 []
Einlass-Schlief3t 80 °KW n. UT]
Drall 2.6 -]
Einspritzventile Siemens DK7 (MPFI) —
Ziindsystem Delphi —
Turbolader BWTS BV63 —
Kraftstoff RON95 —

Tabelle 5.3: Aufbau des Sechszylinder-Motors
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den Ladeluftkiihler geleitet wird, wodurch der Anstieg der Saug-
rohrtemperatur durch die AGR vermieden werden kann. Der AGR-
Transport ist bei dieser Variante vom Abgasgegendruck entkoppelt,
wodurch der Turbolader auf optimalen Ladungswechsel ausgelegt
werden kann. Die lange AGR-Strecke fithrt jedoch zu Nachteilen
beim Transientverhalten, die durch geeignete Mafinahmen abgefe-
dert werden miissen. Uberdies besteht die Gefahr der Kondensat-
bildung vor dem Verdichter bzw. nach dem Ladeluftkiihler, was zur
Schidigung des Verdichterrades bzw. des Motors fithren kann. Im
Rahmen der Potentialabschétzung wurden zu diesem Thema jedoch
keine Versuche durchgefiihrt.

Aufgrund der Wirkungsgradvorteile wurde fiir den Prototypenmo-
tor ein ND-AGR System realisiert, wie in Abbildung 5.32 zu se-
hen ist. Neben dem ND-AGR Ventil kann die AGR-Rate auch noch
iiber die Abgasgegendruckklappe gesteuert werden. Zuséatzlich zu
der gekiihlten Niederdruck-AGR kam eine ungekiihlte Hochdruck-
AGR zum Einsatz, die ausschliefflich auf den gedrosselten Teillast-

" \l — HD-AGR
| | | | | |
I secmer I

T32

Abgasgegedruck-
klappe

3-Wege-|
KAT

Abbildung 5.32: Schematische Darstellung des Vollmotoraufbaus
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bereich beschrénkt war. Ziel dabei war die Optimierung des Teil-
lastverbrauchs.

Das Brennverfahren mit spatem Einlass-Schliefflen hat die Eigen-
schaft, dass der Ladedruckbedarf mit sinkender Drehzahl steigt.
Dies wurde durch die Verwendung eines Turboladers mit varia-
bler Turbinengeometrie (VTG) berticksichtigt. Durch die Variabi-
litdt kann ein hohes Drehmoment bei niedrigen Drehzahlen rea-
lisiert werden, ohne den Abgasgegendruck bei hohen Drehzahlen
negativ zu beeinflussen. Die VT'G kann somit den Zielkonflikt zwi-
schen Drehmoment im unteren Drehzahlbereich und Abgastempera-
tur bei Nennleistung deutlich entschérfen. Zusétzlich kann durch die
VTG der Drehmomentaufbau beschleunigt werden und die Leistung
der Motorbremse erhoht werden. Diesen Vorteilen steht der deutlich
komplexere Aufbau eines VT G-Turboladers gegeniiber. Die Variabi-
litdt erhoht das Risiko einer Fehlfunktion, wie z. B. ein Verklemmen
des Verstellmechanismus, und die Kosten fiir den Turbolader stei-
gen deutlich an.

Auch in diesem Fall gaben die Wirkungsgradvorteile den Ausschlag
fiir die Verwendung der komplexeren Technologie der VT'G. Diese
wurde noch durch ein externes Wastegate erweitert, um den gedros-
selten Bereich moglichst klein zu halten.

Die Kraftstoffversorgung wurde analog zum Einzylindermotor durch
zwei Siemens DK7 Einspritzventile pro Zylinder realisiert. Als Ziind-
spulen kamen Serienziindspulen der Firma Delphi zum Einsatz.

5.5.2 Ergebnisse

Die Randbedingungen fiir den Betrieb des Motors sind in Tabelle
5.4 zu finden. Die Versuche wurden aus prifstandstechnischen
Griinden nur mit RON95 gefahren, wobei im kompletten Kennfeld
ein stochiometrisches Luftverhéltnis eingestellt wurde. Die obere
Grenze der Abgastemperatur lag bei 720°C. Ein unterstochio-
metrisches Luftverhiltnis zur Absenkung der Abgastemperatur,
wie es bei PKW-Motoren iiblich ist, wurde in Hinblick auf den
Kraftstoffverbrauch unter Volllast nicht betrachtet. In Abbildung
5.33 sind die Ergebnisse einer Volllastkurve des Motors zu sehen.
Wie erwdhnt ist der Ladedruckbedarf bei niedrigen Drehzahlen
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sehr hoch, weshalb der Durchsatzparameter der Turbine sukzessive
mit sinkender Drehzahl reduziert werden muss. Das Maximum des
Ladedrucks wird bei 1200rpm erreicht. Der Motor ist die komplette
Volllast entlang klopfbegrenzt, weshalb die Schwerpunktlage der
Verbrennung zuriick genommen werden muss. Entsprechend be-
stimmen Ladedruckangebot und Abgastemperatur das maximale
Drehmoment des Motors, wobei die geforderten 820Nm durch
den Einsatz der VTG sogar iibertroffen werden konnten. Das
maximale Drehmoment von 860Nm liegt bei 1400rpm an und auch
das Drehmoment bei 1000rpm ist mit 700Nm hoch genug um eine
gute Fahrbarkeit des Motors zu gewéhrleisten. Die Spéatverstel-
lung ist mit einer maximalen Schwerpunktlage von 21°KW noch
relativ moderat, so dass das Drehmoment iiber ein leicht fritheres
Schlieflen der Einlassventile noch verbessert werden kdénnte. Die
Nennleistung von 160kW konnte erreicht werden, wobei sich dieses
Maximum iiber den Bereich von 2000 - 2200rpm erstreckt. Weiteres
Potential erschlieft sich hier jedoch nur durch die Erhéhung
der AGR-Vertréglichkeit, da Leistung in diesem Kennfeldbereich
nur noch durch die Abgastemperatur und nicht mehr durch die
Zylinderfillung begrenzt wird.

Die Verdichteraustrittstemperatur Ty, wird beim Einsatz einer
Niederdruck-AGR auch durch die Verdichtereintrittstemperatur
T1 beeinflusst. Diese Temperatur steigt mit der Drehzahl an,
da sowohl die AGR-Rate als auch die Austrittstemperatur aus
dem AGR-Kiihler Tsy ansteigt. Trotzdem liegt 75y mit einem
maximalen Wert von ca. 190°C in einem unkritischen Bereich. Das
liegt auch daran, dass die Volllastpunkte im Bereich des Wirkungs-
gradoptimums des Verdichters liegen. Lediglich die beiden Punkte
bei 2000rpm und 2200rpm liegen etwas auflerhalb, da der reduzierte

Luftverhéltnis A=1.0 ]

Abgastemperatur T31/30 < 720 [°C]
maximales Drehmoment  M[}4* > 820  [Nm]
Nennleistung P.sr > 160 kW]

Tabelle 5.4: Randbedingungen
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Massenstrom iiber den Verdichter mit der Drehzahl steigt. Abhilfe
konnte hier die Kombination der ND-AGR mit einer gekiihlten
HD-AGR bringen, da der Massenstrom iiber den Verdichter durch
die Reduzierung des ND-AGR-Anteils verringert werden kann.
Die relevanten Punkte werden im Verdichterkennfeld nach links in
Richtung hohere Wirkungsgrade verschoben. Wird die HD-AGR
nach dem Verdichter und vor dem Ladeluftkiihler eingeleitet, bleibt
die Saugrohrtemperatur im Bereich von 40°C und eine negative
Auswirkung auf die Klopfneigung kann ausgeschlossen werden. Die
notwendige Kiihlleistung um die Saugrohrtemperatur bei 40°C zu
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Abbildung 5.33: Ergebnisse der Volllastkurve des Prototypenmotors
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halten liegt bei 33kW fiir den Ladeluftkiihler und 32kW fiir den
AGR-Kiihler. Kondensatbildung wurde auf dem gezeigten Druck-
und Temperaturniveau nicht festgestellt.

In Abbildung 5.34 ist das Verbrauchskennfeld des Motors zu sehen.
Speziell der fiir LKW-Motoren wichtige Hochlast-Verbrauch liegt
mit einem Minimum von 224g/kWh in einem sehr guten Bereich
und auch der Verbrauch entlang der Volllastkurve liegt in weiten
Bereichen unterhalb von 230g/kWh. Das Zusammenspiel von
Abgasriickfithrung und spatem Einlass-Schlieflen sorgt auch in der
Teillast fiir einen sehr guten Verbrauch, da der Motor in weiten
Kennfeldbereichen komplett entdrosselt ist.

Abschlielend ldsst sich sagen, dass das gezeigt Konzept fiir einen
stochiometrischen Medium-Duty Ottomotor ein sehr grofies Po-
tential fiir zukiinftige Anwendungen bietet. Speziell im Betrieb
mit alternativen Kraftstoffen wie Methan und Ethanol kann der
Wirkungsgrad aufgrund der Klopffestigkeit dieser Kraftstoffe
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Abbildung 5.34: Verbrauchskennfeld des Sechszylinder-Motors ;
ungekiihlte HD-AGR im Teillastbereich, gekiihlte
ND-AGR im klopfkritischen Bereich
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noch weiter gesteigert werden. Weiteres Entwicklungspotential
liegt in der Kombination der Niederdruck-AGR mit einer ge-
kiithlten Hochdruck-AGR. Denkbar wire auch der Einsatz eines
zusétzlichen, in das Saugrohr integrierten Ladeluftkiihlers. Die
Ladeluft wird dabei zunéchst in einem kleineren Kiihler auf eine
unkritische Temperatur beziiglich Kondensation abgekiihlt und
erst im Saugrohr erfolgt die weitere Abkiihlung auf die gewiinschte
Ladelufttemperatur. Dadurch kann die Kondensationsproblematik
entscharft werden, da das kritische Temperaturniveau lediglich in
dem kurzen Abschnitt zwischen Saugrohr und Zylinder anliegt und
der Zeitraum zur Kondensatbildung entsprechend kurz ist.

Im Teillastbereich wurde der Einfluss einer ungekiihlten Hochdruck-
AGR auf das Betriebsverhalten des Motors untersucht. Von Interes-
se ist in diesem Fall neben dem Wirkungsgrad auch die Abgastem-
peratur. Fiir eine hohe Konvertierungsrate von Stickoxiden, Kohlen-
monoxid und unverbrannten Kohlenwasserstoffen sollte diese mog-
lichst hoch sein. In Abbildung 5.35 sind die Differenz-Kennfelder
der wichtigsten Grofien dargestellt. Durch die ungekiihlte AGR wird
die Saugrohrtemperatur Thg sehr stark erhoht. Im Maximum steigt
die Temperatur um iiber 78°C an, wodurch fir Tsg-Werte von
iiber 120°C erreicht werden. Dies fiihrt zu einer deutlich geringeren
Dichte im Saugrohr, was in Kombination mit der héheren AGR-
Vertréglichkeit aufgrund der héheren Temperaturen zu einer Ent-
drosselung des Motors fiihrt, wie die Differenz des Saugrohrdrucks
pas zeigt. Durch die hoheren Temperaturen kann im Mittel eine um
ca. 4% hohere AGR-Rate eingestellt werden und die damit verkniipf-
te Entdrosselung des Motors senkt den Verbrauch um 1 + 8g/kWh.
Allerdings liegt der Bereich der grofleren Verbrauchsreduktion bei
hoéheren Drehzahlen, bei denen der Motor selten betrieben wird. Im
haufig genutzten Bereich unterhalb von 1600rpm beschriankt sich
das Potential zur Verbrauchssenkung auf 1 + 2g/kWh. Grund hier-
fiir ist der Einfluss der Wandwérmeverluste. In Abbildung 5.36 ist
die Analyse eines Punktes bei 1600rpm und einem effektiven Mit-
teldruck von 3.3bar zu sehen. Die Temperatur vor der Verbrennung
steigt durch die ungekiihlte AGR deutlich an, nach Verbrennungs-
ende ist sie aufgrund der héheren AGR-Rate anndhernd gleich. Die
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5 Ergebnisse und Diskussion

Verlustteilung zeigt, dass der Vorteil im Ladungswechsel in diesem
Punkt noch zu einer generellen Wirkungsgradsteigerung fithrt. Die
Wandwarmeverluste sind jedoch schon bei dieser Drehzahl etwas
hoher als mit ungekiihlter AGR. Mit sinkender Drehzahl steigt der
Einfluss der Wandwérmeverluste an, wodurch auch der Vorteil durch
die Entdrosselung reduziert wird.

Die leichte Verbesserung im Verbrauch kann im relevanten Dreh-
zahlbereich mit einer konstanten Abgastemperatur dargestellt wer-
den. Bei hoheren Drehzahlen ist der Wirkungsgradvorteil so hoch,
dass es zu einer Absenkung von T3, kommt. Das Potential zur ver-
brauchsneutralen Erh6hung der Abgastemperatur ist demnach auch
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Abbildung 5.35: Vergleich von gekiihlter ND-AGR und ungekiihlter
HD-AGR in der Teillast
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Abbildung 5.36: Vergleich von gekiihlter ND-AGR und ungekiihlter
HD-AGR bei 1600 [rpm] ; pme = 3.3 [bar]

relativ gering.

Die ungekiihlte Hochdruck-AGR. zeigt in Summe also nur geringe
Vorteile in den stationdren Kennfeldpunkten. Durch die kurze AGR-
Strecke sind jedoch Vorteile im transienten Motorbetrieb zu erwar-
ten und eventuell im Betrieb mit gekiihlter ND-AGR entstandenes
Kondensat kann durch die hohen Temperaturen wieder verdampft
werden.
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6 Schlussfolgerungen und
Ausblick

In der vorliegenden Arbeit konnte erfolgreich das Optimierungspo-
tential einer ottomotorischen Plattform fiir NFZ-Anwendungen ge-
zeigt werden. Anhand von Experimenten am Einzylinder- und Voll-
motor wurde ein Motorenkonzept entwickelt, welches das Potential
hat, den Zielkonflikt zwischen Reichweite, Emissionen und CO,-
Bilanz zu entschérfen.

Neben diesem experimentellen Teil wurde ein phdnomenologisches
Verbrennungsmodell weiterentwickelt, mit dem Ziel, die Optimie-
rung der Plattform zu unterstiitzen und die Ubertragung auf ande-
re Kraftstoffe zu erleichtern. Die Modellierung wurde fiir die Kraft-
stoffe RON95, Ethanol und Methan an experimentellen Ergebnissen
validiert.

6.1 Zusammenfassung

Eine ottomotorische Plattform hat im Fall einer stochiometri-
schen Verbrennung grofie Vorteile hinsichtlich Bauraum, Gewicht,
Emissionen, Kosten und Robustheit gegeniiber anderen Konzepten
zur Nutzung alternativer Kraftstoffe im Nutzfahrzeug. Ziel dieser
Arbeit war es, diese Vorteile beizubehalten und den wirkungsgrad-
seitigen Nachteil zu reduzieren oder zu eliminieren.

Aufgrund des hochlastigen Betriebs der Motoren in den géngigen
Anwendungen muss das Augenmerk speziell dem Klopfverhalten
des Motors gewidmet werden. In der vorliegenden Arbeit wurden
zwei Methoden zur Reduzierung der Klopfneigung analysiert,
wobei sowohl der Einfluss gekiihlter AGR als auch der Steuerzeiten
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betrachtet wurde. Gekiihlte AGR verlangert den Ziindverzug eines
Luft-Kraftstoff-Gemisches, wodurch die Klopfneigung des Motors
reduziert wird. Wichtig in diesem Zusammenhang ist jedoch, dass
die Saugrohrtemperatur durch die Einleitung der AGR nicht we-
sentlich erh6ht wird. Im weiteren Verlauf konnte aufgezeigt werden,
dass ein spéteres Schliefen der Einlassventile ebenfalls zur Steige-
rung des Wirkungsgrades beitragen kann. Das spéte Schliefen der
Einlassventile reduziert das effektive Verdichtungsverhiltnis, was
zu einem niedrigeren Temperaturniveau in der unverbrannten Zone
und somit zu einer geringeren Klopfneigung fiithrt. Dariiberhinaus
wird der Motor durch diese Mafinahme in der Teillast entdrosselt.
Gemein haben beide Methoden zur Minderung der Klopfneigung,
dass ein erhohter Ladedruckbedarf besteht, der bei der Auslegung
des Motors beriticksichtigt werden muss.

Ein erhohter Restgasanteil reduziert die laminare Flammenge-
schwindigkeit, worauf brennverfahrensseitig reagiert werden muss.
Das Turbulenzniveau kann sowohl {iber die gezielte Verdnderung
der Einlassstromung als auch durch eine geeignete Kolbenform
erhoht werden. In dieser Arbeit wurde die Kombination ei-
nes hohen Drallniveaus mit einer Kolbengeometrie mit hohem
Quetschflachenanteil eingesetzt, wodurch die langsamere laminare
Flammengeschwindigkeit teilweise kompensiert werden konnte.

Basierend auf diesen FErgebnissen wurde ein Sechzylinder-
Prototypenmotor aufgebaut, der das Potential dieses Brenn-
verfahrens optimal ausnutzen soll. Die Abgasrickfithrung wurde
iiber ein Niederdruck-AGR-System realisiert, beim dem das Abgas
nach der Turbine entnommen und vor dem Verdichter wieder
eingeleitet wird. Durch die zusétzliche Kithlung im Ladeluft-Kiihler
kann sichergestellt werden, dass die Saugrohrtemperatur durch
das rickgefiihrte Abgas nicht erhoht wird. Zudem steigt der
Massenstrom iiber den Verdichter, was zu einer Verschiebung der
Betriebspunkte bei niedrigen Drehzahlen in einen wirkungsgrad-
glnstigeren Bereich des Verdichterkennfelds fiihrt.

Das spétere Schlieflen der Einlassventile erzeugt speziell bei niedri-
gen Drehzahlen einen erhohten Ladedruckbedarf, worauf durch den
Einsatz eines Turboladers mit variabler Turbinengeometrie optimal
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reagiert werden kann. Der Durchsatzparameter kann bei niedrigen
Drehzahlen reduziert werden, so dass das gewiinschte Drehmoment
erzielt werden kann. Bei hohen Drehzahlen wird der Durchsatz
vergroflert, was Vorteile hinsichtlich des Abgasgegendrucks und
somit des Verbrauchs und der Abgastemperatur bringt. Durch diese
MaBnahmen konnte mit dem Kraftstoff RON95 in weiten Teilen der
Volllastlinie ein Verbrauch unterhalb von 230g/kWh und im Mini-
mum von 224g/kWh erreicht werden. Das Abgastemperaturlimit
von 720°C konnte grofitenteils eingehalten werden, wodurch zum
einen viele Gleichteile mit dem Dieselmotor genutzt werden kénnen
und zum anderen keine teuren Materialien im Abgaskriimmer und
Turbolader eingesetzt werden miissen.

Durch die Nutzung einer ungekiihlten Hochdruck-AGR in der
Teillast konnte ein Verbrauchsvorteil von 1 + 8g/kWh erzielt
werden, wobei die Verbesserung im relevanten Drehzahlbereich
relativ klein ausfiel. Das Verhéltnis von Kosten und Nutzen fiir
diese Technologie ist demnach relativ ungiinstig.

Am Einzylindermotor wurde mit diesem Brennverfahren zu-
sitzlich der Einfluss alternativer Kraftstoffe untersucht. Dabei
kamen Mischungen aus RON95 und Ethanol sowie Methan zum
Einsatz. Dabei konnte gezeigt werden, dass eine Steigerung des
Ethanolanteils auf 25% bereits eine Erhohung des Verdichtungs-
verhéltnisses von 11 auf 13 ermoglicht. Mit E85 und E97 ist der
wirkungsgradoptimale Betrieb bei hoher Last auch mit einem
Verdichtungsverhéltnis von 14.5 moglich, wodurch ein maximaler
Wirkungsgrad von iiber 41% demonstriert werden konnte. Am
Vollmotor ist eine weitere Steigerung zu erwarten, da der Reibmit-
teldruck am Einzylindermotor generell hoher ist als am Vollmotor.
Uber eine Korrelation von Messdaten des Einzylindermotors zu
Messungen mit einem Dieselvollmotor wurde der Verbrauch im
aktuellen Testzyklus fiir Euro6-NFZ-Motoren (WHTC) abgeschétzt
und der Einfluss der regenerativen Produktion von Ethanol und
Methan auf die COs-Bilanz analysiert. Dabei konnte gezeigt
werden, dass die COs-Bilanz durch den Einsatz von Biogas und
Ethanol auf Basis von Zuckerriiben, Zuckerrohr oder Zellulose
signifikant verbessert werden kann.
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Abschliefend wurde ein Vergleich von Ethanol und Methan durch-
gefithrt. Es konnte gezeigt werden, dass das Brennverfahren bei
einem Wechsel von Methan auf Ethanol nicht gedndert werden
muss, da Ethanol aufgrund der hohen Verdampfungskiihlung nur
geringe Nachteile hinsichtlich des Klopfverhaltens hat. Es kann
somit der gleiche Mitteldruck mit Ethanol und Methan realisiert
werden.

Die Verdampfungskiihlung senkt iiberdies den Ladedruckbedarf, so
dass Potential zur Verbesserung des Transientverhaltens des Motors
vorhanden ist. Ethanol hat eine etwas hohere AGR-Vertraglichkeit,
weshalb die thermische Belastung des Motors etwas niedriger ist,
als im Betrieb mit Methan.

Abschlieflend kann gesagt werden, dass die gemeinsame Nutzung
einer Plattform fiir die Verbrennung von Ethanol und Methan
problemlos méglich ist. Anderungen ergeben sich nur beziiglich der
Gemischbildung.

Anhand der Experimente am Einzylindermotor wurde das phéno-
menologische Verbrennungsmodell von Koch [75] speziell auf den
Betrieb mit verschiedenen Kraftstoffen und hohen Restgasanteilen
erweitert. Realisiert wurde dies durch die Erweiterung der Approxi-
mation der laminaren Flammengeschwindigkeit von Géttgens et al.
[45] um die Beriicksichtigung des Restgasanteils. Desweiteren spielt
bei der Nutzung verschiedener Kraftstoffe der Einfluss der Mark-
steinldnge auf die Flammenfaltung eine wichtige Rolle. Diese Grofle
wird sehr stark von der Lewis-Zahl beeinflusst, so dass diese Abhén-
gigkeit in ein Modell zur Berechnung der Flammenfaltung bzw. der
turbulenten Flammengeschwindigkeit integriert wurde. Durch einen
erhohten Restgasanteil wird auch das Loschverhalten an der Wand
und in Spalten verdndert, was iiber die Einfithrung einer turbu-
lenten Peclet-Zahl in der Berechnung der Flammenfrontoberfliche
Beriicksichtigung fand. Neben der Hauptverbrennung wurde auch
die Entwicklung des Flammenkerns und der Ubergang von der la-
minaren in eine turbulente Verbrennung modelliert.

Die Vorhersage des Klopfverhaltens wurde in dieser Arbeit iiber ei-
ne Erweiterung des Integrals von Livengood und Wu [89] realisiert.
Dabei wurde erstmals der Einfluss der thermischen Grenzschicht
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auf das Klopfverhalten eines Motors betrachtet. Der Einfluss des
Kraftstoffes fand iiber die Modellierung des Ziindverzuges Eingang
in das Modell. Dabei wurde der Ansatz von Weisser [143], der eine
exakte Modellierung des NTC-Bereichs erméglicht, um den Einfluss
von Restgas erweitert. Die Konstanten wurden fiir die Kraftstoffe
RON95, Ethanol und Methan angepasst.

Der Vergleich von Simulation und Experiment zeigt, dass das Ver-
brennungsmodell die einzelnen Einfliisse sehr gut wiedergibt. Die
Variationen des Brennverfahrens konnten durch die Modellierung
relativ gut vorhergesagt werden und auch die Ubertragung auf einen
deutlich kleineren Brennraum zeigte sehr gute Ergebnisse. Den grofi-
ten Einfluss auf die Simulation der Wéarmefreisetzung hat die Be-
rechnung der maximalen mittleren Flammenfrontoberfliche. Abwei-
chungen bei der Modellierung dieser Grofie zeigen sich direkt in
der simulierten Warmefreisetzung. Die Berechnung des fiir die ge-
wiinschte Schwerpunktlage notwendigen Ziindzeitpunktes ergab fiir
den Grofteil der betrachteten Fille eine sehr gute Ubereinstimmung
von Rechnung und Experiment. Die physikalisch Abstiitzung der
Modellierung erlaubt auch die Extrapolation von hubraumgréfieren
Motoren.

Auch das Klopfmodell zeigte sehr gute Ergebnisse. Als schwierigster
Fall hinsichtlich der Modellierung des Klopfverhaltens hat sich die
Variation der AGR-Rate herausgestellt. Der Einfluss der Steuerzei-
ten konnte sehr gut abgebildet werden.

Aktuell ist die Simulation anhand des erweiterten Modells auf die
vorgemischte Verbrennung beschrinkt. Die Modellierung homogen
magerer Verbrennung ist prinzipiell mit dem Modell méglich, wurde
jedoch noch nicht validiert.

6.2 Ausblick

Das gezeigte Motorenkonzept hat noch viel Potential fiir weitere
Optimierungen. Auf der Seite des Brennverfahrens ist hier im spe-
ziellen eine Direkteinspritzung im Fall der fliissigen Kraftstoffe von
Interesse. Dies ermoglicht eine weitere Reduzierung der Klopfnei-
gung, was zusitzliches Potential hinsichtlich des Wirkungsgrades
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mit sich bringt. Bisher wurde zu dem lediglich eine globale Verén-
derung der Steuerzeiten analysiert. Neueste Entwicklungen im Be-
reich der Ventilsteuerung ermoglichen jedoch die Applikation ver-
schiedener Ventilhiibe, so dass fiir jeden Kennfeldbereich die opti-
malen Steuerzeiten eingesetzt werden koénnen. Die Optimierung in
den verschiedenen Kennfeldbereichen kann somit ein weiteres For-
schungsfeld sein. Durch diese Technologie kann auch der Nachteil
im transienten Motorbetrieb reduziert werden. Die Entwicklung ge-
eigneter Regelungsalgorithmen fiir den Ubergang zwischen den ver-
schiedenen Nockenhiiben ist jedoch notwendig.

Im Bereich der AGR-Systeme am Vollmotor ist auch noch Potenti-
al vorhanden. Die Kombination einer gekiihlten Niederdruck-AGR
mit einer gekiihlten Hochdruck-AGR kann den Wirkungsgrad wei-
ter steigern. Die Kombination dieser beiden System kann den Mas-
senstrom iiber den Verdichter in einem optimalen Bereich halten,
was vorteilhaft fir den Wirkungsgrad des Motors ist. Der Nachteil
der Temperatursteigerung im Saugrohr durch die Hochdruck-AGR
kann iiber eine kaskadierte Ladeluftkithlung eliminiert werden. Bei
diesem System wird die Ladeluft erst im Saugrohr gekiihlt, wobei
das Frischgemisch in einem ersten Schritt mit Motorkiihlwasser ge-
kiihlt wird und in einem zweiten mit Kiihlmittel aus einem Nie-
dertemperaturkreislauf. Dieses System hat zusétzlich den Vorteil,
dass die Bildung von Kondensat unproblematisch ist, da eventuell
entstehende Tropfchen sofort in den Zylinder gelangen und wieder
verdampfen.

Bei der Untersuchung der genannten Technologiebausteine kann das
entwickelte Verbrennungs- und Klopfmodell entscheidend zu einer
kostengilinstigen Bewertung beitragen. Durch die Integration der
Modelle in eine Simulationsumgebung wie GT-Power kénnen so-
wohl verbrennungs- als auch ladungswechselseitige Einfliisse analy-
siert werden, so dass der Aufsetzpunkt fiir die experimentellen Un-
tersuchungen ndher am Optimum liegt und die Kosten entsprechend
reduziert werden kénnen.

Ein moéglicher Ansatzpunkt zur Weiterentwicklung des Verbren-
nungsmodells ist die Anwendung auf Schichtlade-Verfahren, wie sie
von Koch vorgeschlagen wurde. Speziell die Erweiterung der Model-
lierung der turbulenten Flammengeschwindigkeit um den Einfluss
der Lewis-Zahl hat grofles Potential, die Berechnung von geschichte-
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6.2 Ausblick

ter Verbrennung weiter zu verbessern. Durch die Schichtung ergeben
sich im Brennraum lokal stark unterschiedliche Luftverhéltnisse mit
entsprechend unterschiedlichen Lewis-Zahlen. Deren Einfluss auf die
Verbrennung kann iiber den erweiterten Ansatz berticksichtigt wer-
den.

Die Modellierung der Turbulenzintensitiat bietet weiteres Potenti-
al zur Verbesserung der Verbrennungssimulation. Hier kann zum
einen die Turbulenzerzeugung durch die Einspritzung im Fall einer
Direkteinspritzung beriicksichtigt werden und zum anderen ist der
Einfluss der Ventilsteuerzeiten von besonderem Interesse. Speziell
bei der Applikation verschiedener Nockenhiibe und/oder Phasen-
verstellung verdndert sich das Stromungsfeld im Zylinder, was bei
der Simulation berticksichtigt werden muss.

Dariiberhinaus ist der Einfluss des lokalen Stromungsfelds und der
Einspritzung auf die Flammenkernbildung von Interesse. Bei der
Analyse des PKW-Motors haben sich signifikante Unterschiede bei
der Parametrierung der Flammenkernbildung gezeigt, die vermut-
lich auf die verdnderten Stromungsbedingungen im Umfeld der
Ziindkerze zuriickzufiihren sind. Eine detaillierte Untersuchung die-
ser Einfliilssen im Rahmen des entwickelten Verbrennungsmodells
kann den Einsatzbereich und die Vorhersagefidhigkeit des Modells
deutlich erweitern.
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A Kraftstoffe,
Priifstandsaufbau &
CFD-Simulation

RON95 E25 E85
a;  -231920.8111  -232474.8122  233919.9168
as  4557.829635 4539.37441 4491.234201
as -29.25915121  -28.83409537  -27.72534284
as  0.146500482 0.137667166 0.114625578
as -0.000139102 -0.00013709 -0.000131843
ag  7.30567E-08 7.57131E-08 8.26424E-08
a7 -1.64523E-11 -1.78356E-11 -2.14441E-11
¢ -2048213.541  -2295927.217  -3443538.229
E97 CH,
ar -234281.0005 -176654.573
as  4479.20556 2785.47782
as -27.44830238 -12.0193547
as  0.10886825 0.039146259
as -0.000130531 -3.61166E-5
ag  8.43738E-08 2.01839E-8
ay -2.23457TE-11  -4.95577E-12
¢ -3964124.001 -7.43088981E6
Tabelle A.1: Konstanten zur Bestimmung der kalorischen Daten der

verwendeten Kraftstoffe
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A Kraftstoffe, Priifstandsaufbau & CFD-Simulation
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Abbildung A.1: Messstellenplan des Einzylinderpriifstands
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Abbildung A.2: Berechnungsgitter der CFD-Simulationen
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B Interpolation des WHTC
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Abbildung B.1: Lage der WHTC-Messpunkte im Kennfeld
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C Abkiirzungen und Symbole

C.1 Abkiirzungen

AGR Abgasriickfithrung

APR Arbeitsprozessrechnung

ASP Arbeitsspiel

CFD Computational Fluid Dynamics

CNG Compressed Natural Gas

CcO Kohlenmonoxid

CO4 Kohlendioxid

CO2S Kohlendioxidgehalt im Saugrohr

DI Direkteinspritzung

DPF Diesel-Partikel-Filter

DVA Druckverlaufsanalyse

E25 Mischung aus 25% Ethanol und 75% RON95
E85 Mischung aus 85% Ethanol und 15% RON95
E97 Mischung aus 97% Ethanol und 3% RON95
ES Einlass-Schlie3t-Zeitpunkt

HCCI Homogeneous Charge Compression Ignition
HC teilverbrannte Kohlenwasserstoffe

HPDI High Pressure Direct Injection

H, Wasserstoff

KW Kurbelwinkel

LNG Liquified Natural Gas

NO4 Stickoxid-Emissionen

MDEG Medium Duty Engine Generation

NTC Negative Temperature Coefficient

Ny Stickstoff

NW Nockenwelle

oT oberer Ziind-Totpunkt
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C Abkiirzungen und Symbole

RON95
SCR
UT

VE
VTG
VW
WHTC
ZS

77pP

Super-Benzin mit 95 Oktan
Selective Catalytic Reduction
unterer Ziind-Totpunkt
eingespritztes Kraftstoffvolumen
variable Turbinengeometrie
Volkswagen
World-Harmonized-Transient-Cycle
Zindsystem

Zinzeitpunkt

C.2 Symbole

Ay

A
Aor
Ark
Ap

beff
CO‘/pmi

Cpm
Nref
Cpm

Da
Dy

166

Oberfliche der gefalteten Flamme
mittlere Oberfliche der Flamme

mittlere Oberfliche der Flamme im OT
Oberflache des Flammenkerns
Kolbenflache

spezifischer Kraftstoffverbrauch
Coefficient of Variation

mittlere Kolbengeschwindigkeit

mittlere Kolbengeschwindigkeit der Refe-
renz (CFD-Rechnung)

Damkohler-Zahl

turbulente Diffusivitat
Muldenhalsdurchmesser

duflere Energie

eingespritze Energiemenge
Expansionsfaktor

spezifische duflere Energie

Enthalpie des Massenaustausch zwischen
den Zonen

unterer Heizwert

spezifische Enthalpie der Leckage aus der
unverbrannten Zone

spezifische Enthalpie einer
Kraftstoffkomponente

NONNN N

0:_33335
Z
=

EERE

W



C.2 Symbole

Ka Karlowitz-Zahl [-]
KnTd Klopfneigung (%]
k turbulente kinetische Energie [m?/s?]
Le Lewis-Zahl [-]
Lec,u,on  Lewis-Zahl von Ethanol-Luft-Gemischen — [-]
Lep Lewis-Zahl bezogen auf den Mangelreak- [-]
tanden
Leg Lewis-Zahl bezogen auf den Uberschussre-  [-]
aktanden
Leprros Lewis-Zahl von PRF95-Luft-Gemischen [-]
L stochiometrischer Luftbedarf [-]
L; integrales Langenmass [m]
Uk Kolmogorov-Lingenmass [m]
Ma Marksteinzahl [-
M, molare Masse einer Kraftstoffkomponente [g/mol]
Mges molare Masse des Kraftstoffes [g/mol]
my verbrannte Masse g]
mub Leckagemasse aus der unverbrannten Zo- [g]
ne
my Leckagemasse aus der verbrannten Zone gl
m; gesamte Leckagemasse g]
Mg Restgasmasse g]
My Masse der unverbrannten Zone ]
myp Masse der verbrannten Zone [g]
My Zylindermasse g]
n Drehzahl [min=!]
D momentaner Zylinderdruck [bar]
Do Zylinderdruck bei Einlass-Schliefit [bar]
Das Saugrohrdruck (absolut) [mbar]
Dec Kurbelgehausedruck [bar]
DPmax Spitzendruck [bar]
Prmi indizierter Mitteldruck [bar]
Dme effektiver Mitteldruck [bar]
Dimi, HD Mitteldruck des Hochdruckteils [bar]
Drmi, LW Mitteldruck des Ladungswechsel [bar]
Dmr Reibmitteldruck [bar]
Pe‘?}/[ effektive Leistung des Vollmotors kW]
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C Abkiirzungen und Symbole

VM
P

Qv

Qb,05
Q.10
Q.50
Qv,70
Q.90

Qb,90—05

b
Qu

168

Reibmitteldruck des Vollmotors
zugefithrte Warme aus dem Brennstoff
Lage 5%-Umsatz

Lage 10%-Umsatz
Verbrennungsschwerpunkt

Lage 70%-Umsatz

Lage 90%-Umsatz

Verbrennungsdauer 5% bis 90%
Wandwirmestrom aus der unvrerbrann-
ten Zone

Wandwirmestrom aus der verbrannten
Zone

Luftgehalt

Flammenkernradius

Muldenhalsradius

individuelle Gaskonstante der verbrann-
ten Zone

individuelle Gaskonstante des Kraftstoffes
individuelle Gaskonstante der unver-
brannten Zone

universelle Gaskonstante

turbulente Reynolds-Zahl

laminare Flammengeschwindigkeit
aktueller Kolbenweg

maximale Muldentiefe

minimale Quetschspalththe

turbulente Flammengeschwindigkeit
transiente turbulente Flammengeschwin-
digkeit

vollausgebildete turbulente Flammenge-
schwindigkeit

Trubulenzintensitét

Saugrohrtemperatur

Abgastemperatur

Abgastemperatur

Abgastemperatur

Mittelwert aus T31/32

mittlere Gastemperatur im Zylinder



C.3 griechische Symbole

Tub Temperatur in der unverbrannten Zone K]
T? Temperatur in der verbrannten Zone K]
Tod adiabate Flammentemperatur K]
Tud.0 adiabate Flammentemperatur ohne AGR  [K]
To Ubergangstemperatur von Kettenabbruch
zu Kettenverzweigung K]
uggl spezifische innere Energie der unverbrann-  [J/kg]
ten Zone
ugyl spezifische innere Energie der verbrannten  [J/kg]
‘ Zone
U c“ybl innere Energie der unverbrannten Zone [J]
Ut innere Energie der verbrannten Zone [J]
V. Kompressionsvolumen [m3)
Veyt aktuelles Zylindervolumen [m3)
yub aktuelles Volumen der unverbrannten Zo-  [m3]
ne
Vo aktuelles Volumen der verbrannten Zone  [m3]
Voo Muldenvolumen [em3)]
Vom Volumen durch Kolbenbewegung freigege-  [m?]
ben
ze,ason Moldenbruch Ethanol [-]
TRG Restgasgehalt im Zylinder [-]
X Durchbrennfunktion [-]
Ze Zeldovich-Zahl [-]
C.3 griechische Symbole
€ Verdichtungsverhéltnis [-]
@ aktuelle Kurbelwinkelposition [PKW]
Je Elektrodenabstand [m]
o laminare Flammendicke [m]
0y turbulente Flammendicke [m]
Oth thermische Grenzschichtdicke [m]
an vereinfachte thermische Grenzschichtdicke — [m]
Nth thermodynamischer Wirkungsgrad [-]
A Luftverhé&ltnis [-]
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C Abkiirzungen und Symbole

)\Abgas

)\Kraftstoff

Ath
L
HVis
Vvis
P

170

Luftverhéltnis aus der Abgaszusammen-
setzung

Luftverhaltnis aus Luft- und Kraftstoff-
masse

Waiérmeleitfahigkeit

Marksteinldnge

dynamische Viskositét

kinematische Viskositét

dquivalenz Verhéltnis

Dichte des Kraftstoffdampfes vor der
Flamme

Dichte der unverbrannten Zone

Dichte der verbrannten Zone

universelle Gaskonstante

char. turbulente Brenndauer

Zindverzug

Ziindverzug der Mischung
Flammenfaltungsfaktor
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