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1 Einleitung

1 Einleitung

Es wird immer deutlicher, dass die Natur durch den Menschen derart beeinflusst
wird, dass sie dies aus eigener Kraft nicht mehr kompensieren kann. Beispielsweise
werden die verflugbaren Ressourcen stetig ausgebeutet und damit ein Ungleichge-
wicht, wie in der CO,-Bilanz, geschaffen.

Bei der weiter wachsenden weltweiten Industrialisierung und dem immer starker
werdenden Wunsch nach individueller Mobilitat tritt mehr und mehr die Frage in den
Vordergrund, wie mit den derzeitigen Energieressourcen und deren Nutzung sinnvoll
umgegangen werden soll und muss. So ist der antropogene Einfluss auf das Klima
mittlerweile als Fakt anzusehen und parallel eine zunehmende Verknappung der
nicht nachwachsenden Rohstoffe feststellbar. Die deutlich gestiegenen Energiekos-
ten in den letzten Jahren belegen dies eindeutig.

Daher ist es besonders wichtig, die Ressourcen so 6konomisch wie nur mdglich zu
nutzen. Vor allem bei endlichen Rohstoffen, wie den fossilen Energietragern Erdol
und Erdgas, ist der verantwortungsbewusste Umgang besonders notwendig. So
reichen die aktuellen Rohdlressourcen gemal heutigen Prognosen bei der derzeiti-
gen Nutzung noch fur etwa 40 bis 50 Jahre und die Erdgasvorrate rund 20 Jahre
langer. Allerdings variieren diese Zahlen in der Literatur je nach Annahme der politi-
schen und wirtschaftlichen Randbedingungen sowie deren Quellen.

Diesem prognostizierten Ende der begrenzten Vorrate an Energietragern wird derzeit
auf zwei Arten begegnet. Zum einen versucht man die vorhandenen Ressourcen
mdglichst effizient zu nutzen, in dem der Wirkungsgrad der Maschinen und Prozes-
se, welche von der Ausbeutung der Vorkommen bis hin zur Energieverwertung zum
Einsatz kommen, stetig gesteigert wird. Zum anderen werden neue Energietrager mit
den vorhandenen Moglichkeiten erschlossen, um den Bedarf an Energie, der konti-
nuierlich wachst, weiterhin zu decken.

Dieser Umwelt und Ressourcen schonende Gedanke ist fir Verbrennungsmotoren
nicht neu. So war der 1863 von Nikolaus August Otto gebaute, erste Ottomotor ein
Gasmotor, welcher mit Leuchtgas betrieben wurde [50]. Zu Beginn des letzten Jahr-
hunderts basierten dementsprechend weitere Motorentwicklungen auf Gasmotoren.
Allerdings konnte durch die Erfindung des Dieselmotors der Wirkungsgrad des
Verbrennungsmotors gesteigert werden. Zusatzlich kamen die Vorzige von fllissi-
gem Kraftstoff, wie hohere Energiedichte, leichtere Handhabbarkeit und einfachere
Versorgungsinfrastruktur, gegentber den gasférmigen Kraftstoffen schnell zum
Tragen. Diese positiven Aspekte von flussigen Kraftstoffen und die zum damaligen
Zeitpunkt noch nicht als endlich erkannten fossilen Energietrager haben zu einer
sehr starken Verbreitung der Otto- und Dieselmotoren geflihrt. Gasmotoren wurden
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nur noch fur Nischenanwendungen gebaut, wie zum Beispiel zur Entsorgung von
Gichtgas.

Sowohl durch die auftretenden Emissionen der mit Benzin und Diesel betrieben
Motoren, welche die Gesundheit und die Umwelt beeinflussen, als auch durch die
zunehmende Verknappung der flissigen fossilen Rohstoffe, wurden Gasmotoren vor
allem fur die dezentrale Strom- und Warmeerzeugung interessant, wodurch sie
wieder eine Renaissance erlebten. Ferner gibt es in der Fahrzeugindustrie seit den
letzten 30 Jahren wieder vermehrt Entwicklungstatigkeit hinsichtlich gasbetriebener
Fahrzeuge. Dieser Trend ist auch vom zunehmenden Umweltbewusstsein der Ver-
braucher getrieben.

Da Erdgas zum Grolteil aus Methan besteht, kann der CO,-Ausstol} der Motoren um
uber 20 % gegenuber Benzin oder Diesel-Motoren alleine aufgrund des geringeren
Kohlenstoffanteils im Kraftstoff reduziert werden. Zusatzlich ist dabei zu berucksichti-
gen, dass bei homogener Gemischbildung kein Rul® entsteht, was diesen Kraftstoff
besonders fur den Personennahverkehr in Grof3stadten interessant macht.

Fir die Energieversorgung ist auch die Infrastruktur der Energietrager wichtig, da der
Hauptabsatzmarkt fur die fossilen Energietrager meist nicht am ErschlieBungsort
liegt. Aus diesem Grund kommt der Versorgungsinfrastruktur eine wichtige Bedeu-
tung zu. Zum Teil erfolgt diese Uber Land durch Pipelines, zum Teil auch mit ent-
sprechenden Tankern Uber die Weltmeere. Diese Infrastruktur ist mittlerweile hervor-
ragend ausgebaut, wie man auch an der weltweit hohen Verfligbarkeit der Energie-
trager ableiten kann. In den Industriestaaten existiert ein weitreichendes Versor-
gungsnetz mit Erdgasleitungen, welches den Einsatz dieses Brennstoffs zur Energie-
und Warmegewinnung ausgezeichnet geeignet macht. Daher bietet sich der Gasmo-
tor vor allem dort zur dezentralen Energieversorgung an, wo Warme und Strom
bendtigt werden und eine Gasinfrastruktur vorhanden ist.

Vorteilhaft bei Gasmotoren ist dabei, dass ein eigenes Vorratslager des Kraftstoffs
fur einen andauernden Betrieb entfallen kann, da wegen der Versorgungssicherheit
so gut wie keine Lieferengpasse entstehen. Derzeit werden weltweit Gro3gasmoto-
ren mit mehreren Megawatt (MW) an elektrischer und thermischer Leistung realisiert
und vertrieben, welche primar zur dezentralen Energieversorgung dienen und die
umliegenden Kunden mit Warme und Strom beliefern kdnnen. Allerdings unterliegen
auch diese Motoren einem hohen Kostendruck. Dies gilt fur die Produktions- und
Entwicklungskosten gleichermalien, weshalb haufig Gasmotoren von vorhandenen
Dieselmotoren abgeleitet werden. Zwar reduzieren sich so die Entwicklungskosten
und man erhalt durch Gleichteile flir Diesel- und Gasmotoren einen Rationalisie-
rungseffekt, aber dafiir muss man den Kompromiss in Kauf nehmen, einen derarti-
gen Gasmotor nicht konsequent fur den Kraftstoff Gas ausgelegen zu kénnen. Des-
halb sind weder der optimal mogliche Wirkungsgrad noch die geringst moglichen
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Emissionen erreichbar. Des Weiteren kann das Leistungspotential dieser Motoren
bei Gasbetrieb nicht vollstandig ausgenutzt werden. [18]

Damit aber Gasmotoren, ahnlich dem Dieselmotor, sehr hohe Wirkungsgrade von
annahernd 50% erreichen konnen, werden neue Motoren und neue Brennverfahren
fur Gasmotoren entwickelt. Einer dieser neuen Hochleistungsgasmotoren ist der
MAN 32/40 PGl mit dem PGI-Brennverfahren (Performance Gas Injection). Der
effektive Wirkungsgrad dieses Motors mit 47,7% erreicht beinahe das Niveau von
Dieselmotoren gleicher GrofRe, welches bei etwa 48% liegt. [25]

In dieser Arbeit werden nach dem aktuellen Stand der Technik von Gro3gasmotoren
die Versuchstechnik und die thermodynamischen Grundlagen zu deren Berechnung
vorgestellt. Daran schlie3t sich eine Grundlagenuntersuchung zum Motorbetriebs-
verhalten an. Anhand der gewonnen Erkenntnisse werden die Analysewerkzeuge fur
eine optimale Motorprozesssimulation erlautert und das entstandene Modell zur
Vorausberechnung von Betriebsverhalten, Stickoxiden und Klopf- bzw. Aussetzer-
grenze vorgestellt. Als Abschluss wird ein Ausblick auf die Anwendung der Ergebnis-
se dieser Arbeit und deren Weiterentwicklung gegeben.
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2 Stand der Technik

2.1 Gasmotorbauarten

Die Gasmotoren waren nach Nikolaus August Ottos Erfindung nur noch eine Rand-
erscheinung im Motorenbau, da die Vorteile flissigen Kraftstoffs, wie z.B. hohe
Energiespeicherdichte und sehr einfache Handhabung bei hoher Verfugbarkeit, den
Betreibern entgegen kamen. Mit Beginn der 1980er Jahre kamen allerdings die
Gasmotoren erneut in den Fokus der Entwickler, da die flissigen Kraftstoffe teurer
wurden. So entdeckte man die Gasmotoren wieder, vor allem zur dezentralen Ener-
gieversorgung und zur Entsorgung von Sondergasen, welche bei Eisenverhittung,
chemischen Prozessen oder Abfalldeponien entstehen. So konnte die thermische
Verwertung der Umweltschadstoffe wie Methan im Gegensatz zur ursprunglich
ublichen Abfackelung gunstig fur die Energiegewinnung eingesetzt werden.
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Bild 2-1: Kohlendioxidemission bei Verbrennung von je 1 kg Kraftstoff und bezogen auf den
jeweiligen Heizwert

Da Erdgas mittlerweile eine hervorragende Verfugbarkeit in Europa aufgrund des
flachendeckend ausgebauten Versorgungsnetzes inne hat, ist dieser Kraftstoff auch
zur kommunalen Energieversorgung interessant geworden. Der groRe Vorteil von
Erdgas gegenuber flissigen Kraftstoffen ist die wegen seines geringen Kohlenstoff-
anteils reduzierte CO,-Belastung fur die Umwelt. So werden bei der Verbrennung
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von Erdgas massebezogen Uber 20 % weniger CO, ausgestol’en als bei einer
Verbrennung von Diesel oder Benzin (Bild 2-1).

Ein zusatzlicher positiver Aspekt von Erdgas ist die hohere Klopffestigkeit gegenltber
Benzin, die bei entsprechender Auslegung des Motors durch Erhdhung des Verdich-
tungsverhaltnisses einen Wirkungsgradvorteil bringt. Dies bedingt allerdings einen flr
diesen Kraftstoff konsequent ausgelegten Motor.

Anfangs unterschieden sich Gasmotoren von Stationardieselmotoren lediglich da-
durch, dass der Verbrennungsluft die anfallenden Schwachgase zugemischt und der
eingespritzte Dieselkraftstoff entsprechend reduziert wurde. Allerdings setzte in
diesem Marktsegment ebenfalls ein Streben nach héherem Wirkungsgrad ein und
machte die Gasmotoren auch fir Strom- und Fernwarmeerzeuger interessant. Somit
boten aufgrund der gestiegenen Nachfrage immer mehr Motorenfirmen Gasmotoren
an und trieben deren Entwicklung voran.

Die Hauptziele bei dieser Entwicklung sind zum einen eine immer starker geforderte
Reduzierung der Produktlebenszykluskosten und zum anderen aber auch das konti-
nuierlich gestiegene Umweltbewusstsein der Betreiber und deren Kunden. Fur die
dezentrale Energietechnik wird der Gasmotor immer wichtiger, da aufgrund seiner
optimierten Brennverfahren mittlerweile die Wirkungsgrade von Dieselmotoren anna-
hernd erreicht werden, und das ohne nennenswerte Mengen an Partikeln bzw.
Feinstaub im Abgas.

Betrachtet man die unterschiedlichen Gasmotoren und deren Einsatzzweck, so
erstrecken sich die Baugrof3en von kleinen Bohrungen mit unter 80 mm bis hin zu
Grolmotoren mit einer Bohrung deutlich tber 500 mm. Der Einsatzbereich umfasst
dabei sowohl stationare Anwendungen wie Blockheizkraftwerke, als auch den mobi-
len Einsatzzweck als Fahrzeugantrieb vom PKW uber LKW- und Busantrieb bis hin
zum Schiffsantrieb.

Bei mobilen Anwendungen sind derzeit vor allem PKW-Motoren im Vordergrund der
Entwicklung, aber auch leichte Nutzfahrzeuge mit Gasmotoren werden mittlerweile
fur den Nahverteilerverkehr in Grol3stadten eingesetzt. Der Vorteil fir Logistikunter-
nehmen im Nahverteilerverkehr ist, dass wegen der emissionsgunstigen Verbren-
nung von Erdgas Innenstadte feinstaubarm befahren werden konnen. Dies macht
den Erdgasmotor trotz der geringeren spezifischen Speicherdichte des Kraftstoffs
beachtenswert, da so aufgrund von Umweltgesichtspunkten beschrankte Verkehrs-
zonen in Grof3stadten ungehindert befahren werden kénnen, wahrend die Reichweite
nicht im primaren Fokus des Einsatzzweckes steht.

Gasmotoren werden ebenso als Schiffsantrieb eingesetzt, was vor allem bei LNG-
Gastankern interessant ist. Bei diesen Tankern kénnen die Abdampfverluste, das
sog. Boil-off-Gas, sinnvoll zum Schiffsantrieb verwendet werden und mussen nicht
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ungenutzt entsorgt werden, wie durch Abfackeln. Die Verwendung des Boil-off-
Gases bringt auch flr den Reeder einen Kostenvorteil, da der Schiffsantrieb entspre-
chend weniger Schwerdl bendtigt.

So vielfaltig wie die Anwendungsgebiete von Gasmotoren sind, so unterschiedliche
Strategien gibt es, um den gasformigen Kraftstoff im Motor umzusetzen. Bei den
derzeitigen Serienmotoren wird dabei Uberwiegend auf Gemisch verdichtende Ver-
fahren gesetzt. Dazu kommen einige wenige Motoren, bei denen das gesamte
Brenngas auf hohe Drucke verdichtet, in die komprimierte Luft im Brennraum einge-
blasen und dieselmotorisch verbrannt wird [13]. Diese Motoren sind bisher nur in
Versuchsstanden und als Erprobungstrager im Einsatz. Nachteil bei letzteren Moto-
ren ist der sehr hohe Energiebedarf bei der Verdichtung des Gases, wodurch die
Gesamtenergiebilanz trotz der wirkungsgradgunstigen dieselmotorischen Verbren-
nung stark geschmalert und damit der Motor wirtschaftlich uninteressant wird.

Bei den Gemisch verdichtenden Motoren gibt es zwei grundlegend verschiedene
Verbrennungskonzepte, welche anhand des Verbrennungsluftverhaltnisses unter-
schieden werden kdnnen [50]:

e A\ =1 betriebene Motoren mit 3-Wege-Katalysator

e Magerkonzepte (A >> 1) mit geringen Rohemissionen.

2.1.1 Stochiometrisch betriebene Gasmotoren

Beim A =1 Betrieb wird der Motor stochiometrisch gefahren. Der gréfldte Vorzug
dieses Brennverfahrens ist, dass bei Stochiometrie eine hohe spezifische Leistung
aufgrund der hohen Ladungsdichte erzielt wird. Vorteilhaft ist dabei auch das mit
geringer Energie entflammbare Gemisch im Zylinder, da die Verbrennung direkt
durch eine Zundkerze im Brennraum eingeleitet werden kann. Die kostengunstige,
einfache Gemischbildung mittels einer Niederdruckgaseinblasung oder einer Venturi-
Mischanlage ist ebenso als positiv zu werten. Ein weiterer vorteilhafter Aspekt bei
stéchiometrisch betriebenen Gasmotoren ist die Mdglichkeit des bivalenten Betriebs,
d.h. der motorische Betrieb mit gasférmigem und flissigem Kraftstoff. Dies findet
speziell im mobilen Einsatz bei PKW-Antrieben zur Reichweitenerhohung Anwen-
dung. Der bivalente Betrieb beinhaltet in den derzeit ausgefuhrten Bauarten aller-
dings immer einen motorischen Kompromiss zwischen den Anforderungen der
beiden Kraftstoffe. Nachteilig ist allerdings, dass fur jeden Kraftstoff ein eigenstandi-
ges Versorgungssystem vom Tank bis zur Zudosiereinheit verbaut werden muss.

Die Emissionen kdonnen bei Motoren mit A = 1 Betrieb mit Hilfe eines geregelten 3-
Wegekatalysators sowohl bei monovalenter als auch bei bivalenter Auslegung gering
gehalten werden. Jedoch mussen die bivalenten, stochiometrisch betriebenen Moto-
ren Wirkungsgradnachteile im Gasbetrieb hinnehmen, da die Verdichtung flr Ben-



2 Stand der Technik

zinbetrieb ausgelegt wird und damit unter der fir Erdgasmotoren maoglichen, aber
Wirkungsgrad erhéhenden Kompressionsrate liegt. DarUber hinaus findet die Ge-
mischbildung bei diesen Motoren aus Kostengrinden meist im Saugrohr statt und bei
Saugmotoren eine Reduzierung der Leistungsdichte bedeutet, da Erdgas bei Umge-
bungsbedingungen wegen seines gasformigen Aggregatzustandes eine etwa 1000-
fach geringere Dichte als das flussig vorliegende Benzin besitzt. Ausgeglichen wer-
den kann dies mittels Aufladung. Dies macht den Motor aber teuerer und aufwandi-
ger in der Gestaltung.

Bei monovalentem, auf Erdgas optimierten Betrieb, ist der Wirkungsgrad des Motors
insofern beschrankt, dass der nach geschaltete 3-Wege-Katalysator seine Wirksam-
keit aulderhalb der Stochiometrie verliert und deshalb konzeptbedingt ein Wirkungs-
grad gunstigeres Verbrennungsluftverhaltnis nicht eingestellt werden kann. Ebenso
sind die Kosten des relativ teueren Katalysators als negativ zu bewerten.

Im Stationarmotorenbereich wird diese Betriebsstrategie meist bei umgerusteten
Motoren eingesetzt, welche allerdings urspringlich flir andere Kraftstoffe konzipiert
waren und somit das volle Potential des Gasbetriebs bei Verbrauch und Emissionen
nicht nutzen kénnen [50]. Wirtschaftlich betrieben werden diese Motoren in der Regel
nur bei der vorher genannten Abfallentsorgung oder durch entsprechende, politisch
gepragte Randbedingungen.

2.1.2 Magerkonzept Gasmotoren

Das Ziel bei Gasmotoren mit Magerkonzept ist, moglichst geringe Rohemissionen bei
einer sehr hohen Effizienz des Motors zu erreichen. Hierbei wird das Brennstoff-Luft-
Gemisch so sehr abgemagert, dass die Schadstoffgrenzwerte des Abgases, primar
jener fur Stickoxide, ohne aufwandige Nachbehandlung eingehalten werden. Durch
den hohen Luftiberschuss muss aber deutlich mehr Zindenergie zur Einleitung der
Verbrennung aufgebracht werden, als dies im stdéchiometrischen Betrieb der Fall ist.
Hierfur reicht jedoch eine herkdmmliche Zundkerze nicht mehr aus, da infolge der
sehr hohen notwendigen Zundenergie und dem dadurch bedingten Elektrodenab-
brand wegen der hohen Spannungen bei der Funkenerzeugung die Lebensdauer
rapide abnimmt. Diese notwendige, hohe Aktivierungsenergie des stark Uberstochi-
ometrischen Gemisches kann alternativ entweder durch eine Vorkammer mit Zund-
kerze oder Uber einen Zindstrahl, in der Regel eine Diesel-Piloteinspritzung, erreicht
werden. Vorteil der Vorkammer ist die sehr hohe Mikroturbulenz im Bereich der
Zindquelle durch das Uberstrémen von Ladung aus dem Hauptbrennraum wahrend
der Verdichtung, was die Entflammung begunstigt. Es haben sich aber auch speziel-
le ZUndkerzen und sogenannte Vorkammerzundkerzen etabliert, Bild 2-2.
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Bei kleinen stationaren Gasmotoren wird die Direktziindung sehr haufig eingesetzt,
da so die Kosten und der Applikationsaufwand des Brennverfahrens geringer ausfal-
len. Die notwendige Lebensdauer der Zindkerzen wird mit hoherwertigen Werkstof-
fen und mehr Elektroden sichergestellt, wie z.B. eine vierfach Iridium Elektrode (Bild
2-2). Zur Stabilisierung der Ladungsbewegung um die Elektrode werden auch Zund-
kerzen mit einem Kafig um die Elektroden eingesetzt, um gleich bleibende Stro-
mungsbedingungen von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel im Bereich des Zindfunkens zu
gewahren.

Vorkammer
mit Zundkerze

Gasmotorenziindkerze
mit 4 Iridiumelektroden

konv. Zindkerze Vorkammerziindkerze

Bild 2-2: Schematische Darstellung verschiedener Ziindquellen bei Mager-Gasmotoren

Eine weiterentwickelte Form der Zindkerzen sind die Vorkammerzundkerzen, die
kostengunstig und besonders kompakt den eigentlichen Zindfunken mit einer Ab-
schirmhulse vom restlichen Brennraum abtrennen. Dies hat den Vorteil, dass um den
Zindfunken immer gleiche Stromungsbedingungen und eine hohe Gemischhomoge-
nitat vorliegen und so dieser Bereich optimal gestaltet werden kann. Dadurch wird
bei den gegebenen Randbedingungen eine sichere Entflammung erzielt.

Brenngaszufuhr Ruckschlagventil
gy
==

Bild 2-3: Schema einer mit Brenngas gespiilten Vorkammerziindkerze [29]

Die Vorkammer bietet ebenfalls den Vorteil, dass ein kleiner Teil des Brennraums
(meist etwa 1 - 5 % des Kompressionsvolumens) abgeteilt ist. Zum einen ermdglicht
das eine stabilisierte Ladungsbewegung fur die Entflammung des Gemisches durch
eine Zundkerze. Zum anderen kann die Vorkammer wie auch die Vorkammerzind-
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kerze mit Brenngas (Bild 2-3) oder Brenngas-Luft-Gemsich gespult werden, um dort
ein fur die Entflammung glnstiges, nahe der Stéchiometrie liegendes Verbrennungs-
luftverhaltnis zu erzeugen. Diese Spulung kann einerseits durch Absaugen von
Restgas im Ladungswechsel erfolgen oder andererseits durch Einblasen von Brenn-
gas, wodurch die Vorkammer angefettet wird. Bei beiden Arten der Vorkammerspu-
lung wird die Vorkammer mit Frischluft aus der in den Hauptbrennraum eingebrach-
ten Ladungsmenge versorgt.

Die Zundkerze hat bei allen vorher genannten Verfahren den Nachteil, dass ihre
Standzeit in der Regel kurzer ist als das eigentliche Wartungsintervall der restlichen
Motorbauteile. Die Verkirzung der Standzeit ist letztendlich durch das magere Ge-
misch bedingt, da fir die Entflammung eine héhere Aktivierungsenergie in Form des
Zundfunken eingebracht werden muss. Dies wiederum verlangt nach héheren Zind-
spannungen, welche jedoch einen erhdhten Elektrodenverschlei® (Abbrand der
Elektroden) hervorrufen. Durch hochwertigere Materialien kann dieser Umstand zum
Teil ausgeglichen werden, verteuert aber die Zundkerze. Vor allem im Grof3motoren-
bereich liegt das geforderte Wartungsintervall im Bereich einiger tausend Betriebs-
stunden, was sehr hochwertige, kostenintensive Zindkerzenmaterialen erfordert.
Hinzu kommt, dass durch einen Zundkerzenwechsel der Motorbetrieb unterbrochen
ist, wodurch die Laufstunden des Motors reduziert und damit die Kostenrechnung
des Betreibers negativ beeinflusst werden.

Bei Grolimotoren mit Bohrungen tber 250 mm wird alternativ zur Vorkammer auch
ein Zundstrahl eingesetzt. Dieser Zundstrahl besteht in der Regel aus einer kleinen
Menge Dieseldl, die etwa ein bis funf Prozent der gesamten, zugefuhrten Kraftstoff-
energie umfasst und in den Brennraum direkt eingespritzt wird. Dort entflammt das
Dieseldl wegen der hohen Temperatur und dem hohen Druck der verdichteten Zylin-
derladung selbst und die Verbrennung des mageren Gas-Luftgemisches wird einge-
leitet. Bei diesem energiereichen Zindverfahren kann der Motor mit einem sehr
mageren Gemisch betrieben werden. Nachteilig dabei ist, dass der Motor das Ge-
mischbildungssystem flr einen zweiten Kraftstoff besitzen muss und deshalb zu
héheren Kosten in der Produktion und Wartung fuhrt. Bei der Logistik fur den Motor
ist zusatzlich ein Tank fur den zweiten Kraftstoff notwendig. Auch muss als Kompro-
miss zwischen beiden Kraftstoffen der Motor ein zur Selbstentflammung des Zundols
ausreichend hohes Verdichtungsverhaltnis besitzen, welches allerdings noch keine
Selbstentziindung des Gases innerhalb der motorischen Parameter bewirkt.

Einen Uberblick verschiedener Gasmotoren gibt Tabelle 2-1. Diese Tabelle erstreckt
sich auf Motoren Uber 3 MW elektrischer Leistung, da diese im gleichen Marktseg-
ment wie der PGI-Gasmotor positioniert sind. Dieses Segment wird durch die ,Tech-
nische Anleitung zur Reinhaltung der Luft [7] — kurz ,TA Luft® genannt — vorgegeben,
da die Motorleistungsgrenze bei den Emissionsvorschriften motorbetriebener Feue-
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rungsanlagen bei 3 MW flr gasbetriebene Selbstziindungsmotoren (Zindstrahlmoto-
ren) und Fremdzindungsmotoren gezogen wird. Die aufgeflihrten Daten sind Her-
stellerangaben.

Tabelle 2-1: Ubersicht verschiedener Gasmotoren mit iiber 3 MW Leistung (Herstellerangaben)

(E“ 1
! N = n c
o . Eg ¢ 3| _| - s | 2 '
E g 82 £| g | £| Q| ]| ,| & | £g| =g
i = 0ol @ | £| Q| o] 3 s 8 | 25 NS
(kW] [[mm] |[mm]| [-] |[kKW]|[dm?] | [bar] | [1/min] | [%] |[]
Deutz TCG2032 4000 | 260 | 320 | 16 | 250 |16.99| 17.66 | 1000 | 432 | Ziindkerze
GE Jenbacher | J624 GS 4000 | 190 | 220 | 24 | 167 | 6.24 | 21.38 | 1500 | 46,0 | VOrkammer/
Zindkerze
Caterpillar | G3616 TA  [3551| 300 | 300 | 16 | 222 |21.21| 1256 | 1000 | 37.8 | Ziindkerze
Caterpillar | G12CM34  |4572| 340 | 420 | 12 | 381 [38.13[ 1599 | 750 | 44.4 | VOrkammer/
Zindkerze
Mitsubishi 16MACH-30G | 5100 | 300 | 380 | 16 | 319 |26.86 | 18.99 | 750 | 433 | Vorkammer/
Zindkerze
T Diesel
Wartsila 12V34DF 5400 | 340 | 400 | 12 | 450 [36.32| 19.82 | 750 | 46.7 )
Ziundstrahl
Wartsila 16V34SG | 6970 | 340 | 400 | 16 | 436 [36.32| 19.19 | 750 | 453 | vorkammer/
Zindkerze
FB{g'rse'ioyce KVGS-18G4 |3635| 250 | 300 | 18 | 202 |14.73| 16.45 | 1000 | 44.8 | Ziindkerze
Rolls Royce | B35:40-V12 | 5400 | 350 | 400 | 12 | 425 |38.48| 17.67 | 750 | 46.0 | Zindkerze
Bergen AG
\évnag‘:rfzsr‘a APG3000 3300 | 220 | 240 | 18 | 183 | 9.12 | 16.08 | 1500 | 42.5 | Ziindkerze
MAN Diesel | 32/40 12V DF |4800 | 320 | 400 | 12 | 400 |32.17 | 19.89 | 750 | 43.8 Diesel
Ziundstrahl
MAN Diesel | 3214012V 15400 | 320 | 400 | 12 | 450 |32.17| 22.38 | 750 | 477 | CSluhkerzel
PGl Vorkammer

2.2 Modellbildung

2.2.1 Thermodynamische Modelle

Bei der thermodynamischen Modellbildung von Motoren haben sich verschiedene
Detaillierungsstufen flr unterschiedliche Betrachtungen und Phasen des Entwick-
lungsprozesses etabliert. Die Modelle hierfur lassen sich nach ihrer Komplexitat und
Detaillierung hin unterteilen, was proportional zu der notwendigen Rechendauer ist.

Die ersten Programme zur Berechnung, Analyse und Vorausberechnung des Brenn-
verlaufs entstanden Anfang der 1970er Jahre und waren die fur den Dieselmotor
entwickelte Druckverlaufsanalyse (DVA) und Arbeitsprozessrechnung (APR) [32,46].
Da sich die Vorausberechnung des Arbeitsprozesses als Ziel fuhrend erwies, erfolgte
die Adaption der Programme an homogen und geschichtet betriebene Ottomotoren
[21]. Infolge der immer komplexeren Systeme und der deutlich gestiegenen Zahl der
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zu applizierenden Parameter ist die Simulation mittlerweile ein essentielles Werk-
zeug bei der Auslegung, Berechnung und Entwicklung von Brennverfahren. Auch fur
Gasmotoren werden diese Werkzeuge erfolgreich in der Konzeptionierung und
Entwicklung eingesetzt [34, 45, 51].

So gibt es sehr schnelle Rechenmodelle, welche globale Aussagen Uber den Motor-
betrieb zulassen. Diese Modelle sind nulldimensionale Einzonenmodelle und bilden
den Brennraum als eine einzelne Zone ab, in welcher keine ortliche Unterscheidung
hinsichtlich Temperatur oder Konzentration der verschiedenen Brennstoff-Luft-
Komponenten getroffen wird. Es sind bei diesen Modellen nur globale Aussagen
Uber die zeitliche Anderung im Brennraum mdglich. Als sehr aussagekraftiges Er-
gebnis kann bei diesen einfach zu handhabenden Modellen mit Hilfe der Druckver-
laufanalyse (DVA) der Energieumsatz aus den statischen GroRen des Motors und
dem dynamischen Druckverlauf im Brennraum bestimmt werden. Ebenso sind auch
einfache Ladungswechselrechnungen nach der ,Full- und Entleer-Methode® maoglich.

Die Arbeitprozessrechnung (APR) geht den umgekehrten Weg und ermittelt aufgrund
von Geometriedaten und dem vorgegebenen Durchbrennverhalten den Druck- und
Temperaturverlauf. Als weitere globale Aussage konnen mit diesem Modell die
Leistung und der Verbrauch des Motors bestimmt werden. Fur tiefer greifende Aus-
sagen, wie Temperaturbereiche oder Ladungsschichtung im Brennraum, reicht der
geringe Detaillierungsgrad dieser Modelle jedoch nicht aus. Vor allem dort, wo die zu
beschreibenden Ablaufe stark vom drei-dimensionalen Stromungsfeld der Zylinderla-
dung abhangen, ist dieser Modellansatz in seiner Aussagekraft beschrankt [8].

Diese nulldimensionalen Einzonenmodelle haben sich als verlasslich erwiesen, um
Aussagen Uber noch nicht existente Motoren treffen zu kdnnen. Sie stellen ebenfalls
die Grundlage von quasi Zwei- oder Mehrzonenmodellen dar, welche basierend auf
der nulldimensionalen, einzonigen Rechnung Ruckschlisse auf eine mehrzonige
Unterteilung des Brennraums zulassen. Damit kdnnen Vorgange beschrieben wer-
den, fur welche sich die globale Betrachtung des Brennraums als zu ungenau erwie-
sen hat, wie zum Beispiel die Vorausberechnung der Stickoxidemissionen [19].

Bei der Druckverlaufsanalyse und der Arbeitprozessrechung etablieren sich aufgrund
der deutlich gestiegenen Rechenleistung mehrzonige Modelle, welche zum Teil sehr
detaillierte Mechanismen der Reaktionskinetik von Kraftstoff und Luft als Eingangs-
grofRe bendtigen.

Die Basis dieser Modelle kann auf verschiedene Arten entstehen. So gibt es zum
einen rein empirische Modelle, welche sich auf eine global beschreibende Art der
Vorgange beschranken, ohne die genauen Wirkmechanismen darzustellen. Fur die
Beschreibung des Betriebsverhaltens haben sich diese aber bewahrt, wie z.B. in
[52].

11
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Zum anderen versucht man bei phanomenologischen Modellen auf Grundlage von
physikalisch-chemischen Vorgangen die realen Vorgange vereinfacht darzustellen
und somit der Wirklichkeit Rechnung zu tragen. Allerdings ist wegen dem notwenigen
vertieften Verstandnis der im Motor stattfindenden Prozesse eine breite Versuchsba-
sis zur Erstellung der Modelle notwendig. So werden hier verschiedene, die Verbren-
nung beeinflussende Mechanismen, wie die turbulente kinetische Energie, die lami-
nare Brenngeschwindigkeit und die Flammenfrontflache bertcksichtigt. Vorteilhaft ist
damit, dass die Verbrennungsvorgange im Modell selbst berlcksichtigt werden und
die Beschreibung exakter erfolgt. Allerdings kann daflr in Pre-Processing-Schritten
ein erhdhter Aufwand zum Abgleich der Phanomene notwendig sein [3]. So wird z.B.
beim OCR Modell des Large Engine Competence Center (LEC Graz) mittels 3D-CFD
Rechnung die turbulente kinetische Energie fur die 1D-Rechnung bestimmt [36].
Aber Stromungsvorgange im Motor kdnnen diese Modelle nicht auflésen.

Den hochsten Detaillierungsgrad weisen 3D-Modelle auf, welche im Gegensatz zu
empirischen oder phanomenologischen Modellen sowohl ortlich als auch zeitlich
getrennte Ablaufe mittels dreidimensionaler Fluiddynamik beschreiben. Allerdings
sind hierflir die Randbedingungen sehr prazise zu belegen und die Rechenzeit ist
deutlich héher (Stunden bis hin zu Wochen) als bei den vorher genannten Modellen
(Minutenbereich). Ein sehr detailliertes Wissen um die einzelnen, grundlegenden
Vorgange und deren Interaktion ist hierbei zwingend notwendig, woraus ein sehr
ausfuhrliches, aber komplexes Modell geschaffen werden kann. Derzeit werden
verschiedene Turbulenzmodelle, wie das k-e-Turbulenzmodell, welches die turbulen-
te kinetische Energie und die isotrope Dissipationsrate beschreibt, oder ein Flam-
menoberflachendichte-Ansatz, wie das Extended Coherent Flame Model, ECFM [11],
genutzt, um die Strdmungsvorgange im Motor und die Verbrennung selbst mittels
Reaktionskinetik-Datenbanken, wie z.B. CHEMKIN, zu berechnen.

Zur Vertiefung der verschiedenen Moglichkeiten der Modellierung von Motoren und
den jeweiligen Vor- und Nachteilen sei auf die Literatur verwiesen, wie z.B. [39].

2.2.2 Modelle zur Vorhersage der Laufgrenze

Fir Gemisch verdichtende Motoren gibt es zwei essentielle Grenzen, welche den
Betriebsbereich des Motors limitieren. Dies sind zum einen die Klopfgrenze, bei
welcher eine unkontrollierte Selbstentzindung des Gemisches stattfindet, und zum
anderen die Aussetzergrenze.

Bei der Aussetzergrenze werden die Zyklenschwankungen des Motors zu hoch, da
sich die Ungleichférmigkeit der Verbrennung auf den Gleichlauf des Motors auswirkt.
Ursache hierfur ist ein schlechter Ausbrand der Zylinderladung oder gar Ziundausset-
zer, welche wiederum durch zu starke Abmagerung oder ungunstige Entflammungs-
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bedingungen zum Zindzeitpunkt an der Zindkerze aufgrund von Gemischinhomo-
genitaten hervorgerufen werden. Dies verschlechtert das Emissionsverhalten deut-
lich, da ein Teil oder sogar die ganze Zylinderladung unverbrannt in den Abgastrakt
ubergeschoben werden kann. Die grofdte Gefahr geht hierbei von mdglichen Verpuf-
fungen aus, welche durch die Uberschobene Zylinderladung hervorgerufen werden
und erhebliche Schaden am Motor und dessen Umgebung verursachen konnen.

Die Kenntnis Uber Ziundaussetzer ist fur einen effizienten und emissionsarmen Be-
trieb wichtig, wie die Verwendung von verschiedenen Sensoren am Motor zur Erken-
nung von aussetzenden Arbeitsspielen belegt. Es wird bei Motoren mit geringer
Zylinderzahl meist die Drehungleichformigkeit der Kurbelwelle analysiert, um einen
Zundaussetzer zu detektieren. Bei Motoren mit hoheren Zylinderzahlen ist dies
allerdings fur eine zylinderspezifische Erkennung nicht genau genug, weshalb zylin-
derselektive Temperatursensoren oder auch sehr teure lonenstromsonden verbaut
werden, um eine unvollstandige Verbrennung zu erkennen [14].

In der Regel wird bei der Auslegung von Motoren ein Betrieb nahe der Aussetzer-
grenze vermieden, da hier nur relativ geringe Wirkungsgrade bei ungtinstigen Emis-
sionen erreicht werden. Allerdings ist die Abschatzung eines sinnvollen und damit
wirtschaftlichen Einsatzes des Motors durch eine Vorhersage dieses limitierenden
Faktors sehr wichtig. Vor allem bei Gasmotoren ist dies aufgrund der in manchen
Regionen sehr stark schwankenden Gaszusammensetzung und dem damit veran-
derten Laufverhalten ein wertvolles Wissen um den Methanschlupf am Motor zu
reduzieren.

Die andere, wesentlich kritischere Betriebsgrenze von Gemisch verdichtenden Moto-
ren stellt die Klopfgrenze dar. Klopfen, d.h. die Selbstentflammung von noch unver-
branntem Gemisch im Brennraum, ist eine schon sehr lange bekannte Erscheinung.
Die ersten Untersuchungen bezlglich der ungewollten Selbstentflammung des
Kraftstoff-Luftgemisches bei Ottomotoren fanden Anfang des 20. Jahrhunderts statt.

Da Motorklopfen wegen der extrem hohen Druckgradienten, den dabei auftretenden
hohen Druckschwankungen und der sehr hohen Warmefreisetzungsrate zu erhebli-
chen Motorschaden innerhalb weniger Arbeitsspiele fihren kann, ist die Erforschung
dieser Erscheinung stark vorangetrieben worden. Auf Basis dieses Wissens ist es
Ziel der Simulation, die Klopfneigung des Motors vorhersagen zu kdnnen. Die ersten
Modellansatze zur Beschreibung der Klopfgrenze gehen von globalen Aussagen
uber die Zylinderladung aus. So werden typischer Weise bei einzonigen Verbren-
nungsmodellen Wahrscheinlichkeiten vorhergesagt, welche das Klopfrisiko wieder-
geben [38, 40].

Mit Hilfe der gestiegenen Rechenleistung gibt es mittlerweile auch mehrdimensionale
Rechenmodelle zur Bestimmung von voraussichtlichen Klopforten, allerdings erfor-
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dern diese einerseits sehr viel Rechenzeit, andererseits mussen sehr detaillierte
Daten des Motors bereits vorhanden sein. Derzeit gibt es noch keine Modelle, wel-
che das stochastische Auftreten von klopfenden Erscheinungen arbeitsspielspezi-
fisch vorhersagen konnen. Es konnen jedoch mit aufwandigen CFD-Simulationen
bevorzugte Klopforte im Brennraum untersucht und motorspezifisch vorherbestimmt
werden [1, 16].

Fir eine effiziente Motorentwicklung und Abstimmung der Betriebseinstellungen ist
es meist gunstiger, ein einfaches Modell zu besitzen, welches die Abstimmung der
verschiedenen Motorparameter ermoglicht. Die komplexen, stochastischen Zusam-
menhange der Selbstentflammung setzen fur eine Parametervariation zu hohe
Rechenzeiten oder noch nicht zur Verfligung stehendes Detailwissen voraus.

2.3 Aufgabenstellung

Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, ein Berechnungsmodell des neuen PGI-
Gasmotors zu entwickeln, welches das Motorbetriebsverhalten wieder gibt und auch
Aussagen Uber die Betriebsgrenzen hinsichtlich Emissionen und Klopfen zulasst. Vor
allem die Methodik und die Werkzeuge zur Analyse und Vorausberechnung von
Hochleistungsgasmotoren sollen in dieser Arbeit betrachtet werden. So soll ein
einfach zu handhabendes Modell entstehen, welches es erlaubt, die Hauptbetriebs-
parameter zu variieren und damit Aussagen uUber die Emissionen und das Klopfver-
halten zu erhalten.

Mit den damit gewonnenen Erkenntnissen kann ein Motor schneller an die erwarte-
ten Randbedingungen appliziert werden und ermdglicht bei konstruktiv ahnlichen
Motoren eine kirzere Entwicklungs- und Versuchszeit. Letztendlich sollen Motorver-
suche nur noch fur die Validierung dienen. Randbereiche im Kennfeld, die mess-
technisch nur sehr schwer zu erfassen sind, wie Klopfbetrieb, kbnnen auf dem Weg
der Simulation naher eingegrenzt werden. Vor allem eine Reduzierung der Ver-
suchszeiten ist bei GroRmotoren in Anbetracht der Kraftstoff- und Priufstandskosten
ein wirtschaftlich sehr interessanter Aspekt.
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3 Versuchsaufbau und Messtechnik

3.1 Versuchsmotor

Der Versuchstrager ist ein MAN 32/40 PGI Motor mit 12 Zylindern [17]. Dieser Motor
basiert auf der 4-Takt-Motorenreihe 32/40 der Firma MAN Diesel SE, die in verschie-
denen Ausfihrungen als Diesel- oder Gasmotor gebaut wird. Die technischen Daten
der verschiedenen Motorausfuhrungen sind in Tabelle 3-1 aufgelistet, der Versuchs-
motor ist in Bild 3-1 im Schnitt dargestellt.

Tabelle 3-1: Technische Daten des Versuchsmotors [13]

Dieselmotor Gasmotor

MAN 32/40 MAN 32/44 CR MAN 32/40 DF MAN 32/40 PGl

Brennverfahren Pumpe — Common-Rail Dieselziindstrahl | Vorkammerverfah-

Leitung — Duse ren mit Hochdruck-

gaseinblasung
Bohrung D [mm] 320 320 320 320
Hub s [mm] 400 440 400 400
Nenndrehzahl nnenn [1/min] 720/750 720/750 720/750 720/750
Nennleistung Pe [kW/Zylinder] 500 560 400 450
spezifischer effektiver 24,9/25,9 25,3/26,4 19,9 22,4
Mitteldruck pme [bar]
Spezifischer Verbrauch 7607 7437 8210 (Gas) 7740
[kJ/KWh] 8326 (Diesel)
Wirkungsgrad [%] 47,3 48,4 43,8 (Gas) 47,7
43,2 (Diesel)

Basis des Versuchsmotors ist der MAN 32/40 Dieselmotor bzw. die DF-Version
(Dual-Fuel). In letzterer Ausfuhrung wird ein Dieselzindstrahl fur die Entflammung
des Kraftstoff-Luft-Gemisches im homogenen, abgemagerten Hauptbrennraum
eingesetzt. Da dies aber ein zweites Kraftstoffsystem erfordert, wurde der Motor zum
PGI-Brennverfahren weiterentwickelt. Der entscheidende Unterschied beim PGI-
Brennverfahren [17] zum Diesel-Zindstrahl ist, dass kein zweiter Kraftstoff zur Einlei-
tung der Verbrennung notig ist. Bei diesem neuem Brennverfahren entfallt auch die
die Betriebsdauer einschrankende Zundkerze.

Die Entflammung beim PGI-Verfahren wird durch eine gezielte Anfettung der Vor-
kammer mittels einer Hochdruckgaseinblasung erreicht, welche dort fur ein zUndwilli-
ges Gemisch sorgt. Etwa 1 % der Gesamtbrennstoffenergiemenge wird durch einen
externen Kompressor auf rund 230 bar Einblasedruck verdichtet. Die Entflammung
der angefetteten Vorkammer (Bild 3-2) erfolgt Uber eine heile Stelle (Gluhkerze),
von der aus die Ladung in der Vorkammer durchbrennt und den stark abgemagerten
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Hauptbrennraum (A > 2) Uber Schusskanale entziindet. Diese heil’e Stelle wird nur
wahrend der Startphase aktiv beheizt. Im normalen Motorbetrieb wird die hohe
Temperatur der Glihkerze durch die Verbrennung selbst gewahrleistet.

Bild 3-1: Schnittbild des Versuchmotors MAN 32/40 PGI [17]

. ———— ND-Gasinjektor

l Einlass |

Vorkammer

Ubertrittsbohrung

Bild 3-2: Schema der Vorkammer und des Hauptbrennraums [17]
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Das Brenngas fur den Hauptbrennraum wird der Frischluft durch getaktete, zylinder-
selektive Einblasung in den Einlasskanal direkt vor den jeweiligen Einlassventilen
zugegeben. Aufgrund der Umstromung der Einlassventile wird eine hohe Turbulenz
erreicht, was zu einer sehr guten Homogenisierung der Zylinderladung fuhrt.

Die durch die Vorkammer in den Hauptbrennraum eingebrachte Energie ist etwa
10° mal hoher als die einer konventionellen Ziindkerze, wodurch eine starkere Ab-
magerung des Gasmotors und somit geringere Rohemissionen, v. a. der Stickoxide,
moglich werden. DarlUber hinaus ist auch das Kontrollieren oder Nachstellen der
Zundkerzen nicht mehr notwendig und es konnen Wartungsintervalle auf dem Niveau
von Grol3dieselmotoren erreicht werden [17].

Der Kolben des Motors hat eine linsenférmige Mulde mit einem Verhaltnis zwischen
Mulden- und Kolbendurchmesser von 0,81. Dies ergibt einen Quetschflachenanteil
von 34 %. Gegenuber dem Dieselmotorbetrieb wurde die Ventiluberschneidung
verkirzt, um das Uberschieben von unverbranntem Kraftstoff wahrend des La-
dungswechsels zu vermindern [17].

FUr den Motor wurde von MAN Diesel SE eigens ein neuer Turbolader mit variabler
Turbinengeometrie entwickelt, welcher die Lastregelung des ottomotorischen Pro-
zesses ubernimmt und somit eine Drosselklappe Uberflussig macht. Pro Zylinderbank
ist je ein Turbolader mit Ladeluftkihler verbaut.

Die Kihlwasser- und Olversorgung erfolgt Uber extern angetriebene Pumpen. In
beiden Kreislaufen sind Heiz-/Kuhlsysteme integriert, welche eine genaue Einhaltung
von definierten Betriebszustanden ermdglichen.

Die Durchfihrung der Versuche erfolgte an einem Versuchsmotor, der im Kraftwerk
bei MAN Diesel SE betrieben wurde. Daher wird auch die Systemantwort des ge-
samten Motors auf die veranderten Motor- und Betriebsparameter in die Betrachtung
mit einbezogen. Die Untersuchungen am Motor fanden an einem Zylinder des Voll-
motors statt, da kein Einzylinder-Forschungsmotor zur Verfiigung stand. Am Ver-
suchstrager wurde der Zylinder B1, vorne rechts in Bild 3-3 zu sehen, fir die Unter-
suchungen ausgewahlt. In Voruntersuchungen zeigte sich dieser Zylinder als repra-
sentativ fur den gesamten Motor. AuRerdem war der OT-Geber fur die Indizierung an
der Schwungscheibe angebracht, also direkt neben dem Messzylinder. Somit sind
mogliche Storeinflusse auf die Kurbelwinkelzuordnung der Drucksignale durch Dreh-
schwingung der Kurbelwelle auf ein Minimum reduziert.
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Abgastrakt

Messzylinder

Bild 3-3: Kraftwerksmotor MAN 32/40 12V als Versuchstrager, Messzylinder vorne rechts [17]

3.2 Messtechnik

Die Messtechnik umfasst bei den dynamischen Gré3en Indizierung von Vorkammer
und Hauptbrennraum, sowie Druckmessung im Saug- und Abgasrohr. Zuséatzlich
wurden zur Beurteilung der Flammenausbreitung schnell ansprechende Oberflachen-
thermoelemente (OTE, Bild 3-4) im Brennraumdach und in der Vorkammer appliziert.
Die Spezifikationen der Messsensoren kann aus Tabelle 3-2 entnommen werden.

Tabelle 3-2: Ubersicht der verwendeten Messsensoren

Dynamische MessgroRe Messprinzip / Messsensor

Drucksensor im Hauptbrennraum | Piezoelektrischer Druckaufnehmer Kistler 7061
Drucksensor in der Vorkammer Piezoelektrischer Druckaufnehmer Kistler 6041
Drucksensor im Saugrohr Piezoresistiver Drucksensor Kistler 4045A10
Drucksensor im Abgasrohr Piezoresistiver Drucksensor Kistler 4047A10
Temperaturgradient im Oberflachenthermoelemente Typ K der
Hauptbrennraum Fa. Medtherm

Gasmassenmessgerat fur Massenstrommessgerat nach dem Coriolis-
Hauptbrennraum Prinzip der Fa. Rheonik
Gasmassenmessgerat fur Massenstrommessgerat nach dem Coriolis-
VVorkammer Prinzip der Fa. Rheonik
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1. Thermo-
element (Rohr)

Isolierung

2. Thermo-
element (Draht)

Vakuum bedampfte Auflage

Bild 3-4: Aufbau der schnell ansprechenden Thermoelemente [26]

OTE Gliihkerze

Druckaufnehmer OTE

HD-Gasinjektor

Bild 3-5: Draufsicht auf die riickwartige Seite der Vorkammer mit den Messstellen fiir Flammen-
fortschritt (OTE) und Druck

Die Lage des Druckaufnehmers im Hauptbrennraum ist in Bild 3-6 (goldfarbener
Sensor, nahe Punkt ,BA®) und in der Messvorkammer in Bild 3-5 zu sehen.

Die Messdatenerfassung auf PC-Messkartenbasis (5 Stick 4—Kanal-Analog-
messkarten Adlink DAQ2016) erfolgte zeitbasiert, das beim Versuchstrager eine
Auflésung von 0,05 °KW und kleiner ermdglichte. Aufgezeichnet wurde auf Zeitbasis
und dann uber ein OT-Trigger-Signal in °KW fur die Druckverlaufsanalyse umge-
rechnet, da am Versuchstrager nur mit unverhaltnismaligem Aufwand ein Inkre-
mentgeber an einer unglnstigen Stelle anzubringen gewesen ware. Da der Motor
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aber als 12 Zylinder im Generatorbetrieb lauft, ist nur eine sehr geringe Dre-
hungleichférmigkeit anzunehmen.

Die brennraumbindig eingesetzten Oberflachenthermoelemente (OTE) detektieren

infolge ihres Aufbaus Temperaturanderungen mit einer zeitlichen Auflésung von

kleiner 10 us. Dies entspricht bei dem untersuchten Motor mit einer Maximaldrehzahl

von 750 min™' einer minimalen Auflésung von weniger als 0,05 °KW. Die Signale der

OTE wurden mittels eines modifizierten Verstarkers (Basis Imtron 61-AS4K) um

60 dB (1000 fach) verstarkt aufgezeichnet.
-~

e GA _
Bild 3-6: Ansicht des Messzylinderkopfes mit Indizierquarz (bei Markierung BA) und Oberfla-

chenthermoelementmessstellen

Die Anordnung der Oberflachenthermoelemente im Hauptbrennraum erfolgte in drei
zur Vorkammer konzentrischen Kreisen (Bild 3-6) von 50 mm Abstand, um Uber die
Flammenausbreitung Aussagen treffen zu kénnen. Hierdurch wurde das Thermoma-
nagement des Zylinderkopfes nur minimal verandert. Die neu entwickelten Fittinge
fur die OTE wurden von der Brennraumseite her montiert, was eine Sicherung gegen
LosreilRen erforderte. Dies wurde durch Selbsthemmung und Einkleben der Druck-
sticke mit einem keramischen Hochsttemperaturkleber mit einem Einsatzbereich von
bis zu 1800 °C erreicht (Ceramabond 671). Die mit Edelstahl ummantelten Thermo-
elementkabel wurden Uber die integrierten Kuhlkanale von der jeweiligen Messstelle
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innerhalb des Zylinderkopfs und mittels einer speziell applizierten Dichtplatte nach
aulRen gefuhrt.

Die Lage im Zylinderkopf ist in Bild 3-6 durch eine Abklrzung bestehend aus zwei
Buchstaben gekennzeichnet, welche sich aus der Richtung und der Lage in der
Ausrichtungsachse zusammensetzt. Hierbei stehen die Abkurzungen als Ausrich-
tungshilfe

LA“ fur Auslassseite,

,B* fur Bankseite, (auch Kupplungsgegenseite)

LE“ fur Einlassseite,

,G* fur Generatorseite, (auch Kupplungsseite)

und die relative Lage in der Ausrichtung durch den Zusatz
L fur innen,

.,M* fur Mitte und

LA fur Aulden.

Die Abkurzung ,Al“ ergibt demzufolge ,Auslassseite innen®.

In die Vorkammer wurden drei Oberflachenthermoelemente (Bild 3-5, Beschriftung 1,
2, 3) eingebaut, um auch hier die Flammenausbreitung beurteilen zu kdnnen. Die
Montage erfolgte anfangs mit Schneidringverschraubungen und im letzten Versuchs-
abschnitt mit keramischen Hochtemperaturkleber (Swiss-Composite Hochtempera-
turkleber 1100), da sich die Schneidringverschraubung bei diesem Anwendungsfall
als nur bedingt tauglich erwies.

Ein Heil’filmanemometer erfasste die Luftmasse und ein Drehkolbengaszahler den
Brenngasmassenstrom des Gesamtmotors. Der Massenstrom des Hochdruckgases
fur die Vorkammer (HD-Gas) wurde mit einem Gasmassenstrommesser nach dem
Coriolis-Prinzip bestimmt. Die Brenngas- und Luftmassenstrome wurden fir den
gesamten Motor ermittelt, da eine separate Messung der Einzelmassenstrome am
Versuchszylinder nur mit unverhaltnismaRig hohem Aufwand moglich gewesen ware.
Diese hatte einen zu groRen Druckverlust am Gaseinblaseventil des Messzylinders
bedeutet und eine erhebliche Verstimmung der Gaseinblasung des Gesamtmotors
hervorgerufen.

Die Temperaturen der Zylinderbuichse und des Zylinderkopfes stammten aus separa-
ten Messungen der Fa. MAN Diesel SE.

Die Versuchsdurchfihrung erfolgte in einem Kraftwerk, in dem der
MAN 32/40 12V PGI Motor als Gen-Set (Motor-Generator-Einheit) betrieben wird. An
diesem Kraftwerksprifstand wurden folgende stationare Messgrofien durch die
vorhandene Messdatenerfassung protokolliert:
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- Leistung des Gesamtmotors

- Drehzahl

- Ladedruck, statisch

- Abgasgegendruck, statisch

- Brenngastemperatur

- Einblasedruck Vorkammer, statisch

- Bestromungsbeginn Vorkammergaseinblasung, zylinderselektiv

- Bestromungsdauer Vorkammergaseinblasung, zylinderselektiv

- Bestromungsbeginn Hauptbrennraumgaseinblasung, zylinderselektiv
- Bestromungsdauer Hauptbrennraumgaseinblasung, zylinderselektiv
- Stellung Turbinengeometrie

- Masse Luft, bankselektiv

- Gesamtgasmassenstrom Hauptbrennraum, global

- Gesamtgasmassenstrom Vorkammer, global

- Ladelufttemperatur, bankselektiv

- Verbrennungsluftverhaltnis, global

- Abgastemperatur, zylinderselektiv

- Oltemperatur, Ein- und Austritt, global

- Kihlwassertemperatur, Ein- und Austritt, global

Zeitsynchron mit der thermodynamischen Messwerterfassung erfolgte auch die
Erfassung der Abgaswerte des Gesamtmotors. Die Abgasmessanlage war als autar-
ke Einheit ausgefihrt, welche voll automatisiert eine 24 h Uberwachung des Motors

ermdglichte und in die Messdatenerfassung integriert war.

Die Abgasproben wurden aus dem zentralen Abgasrohr entnommen, Uber eine
beheizte Leitung dem Presampler und dann den Abgasanalysegeraten zugeleitet,
welche nach den in Tabelle 3-3 aufgefuhrten Verfahren die Schadstoffe HC, CO, NOy

und CO, messen und an die Messdatenerfassung weitergeben.

Tabelle 3-3: Messverfahren zur Schadstoffmessung

MessgroRe Einheit Messverfahren
Kohlenwasserstoffe HC | ppm Flammenionisationsdetektor
Stickoxide NOy ppm Chemilumineszenzdetektor
Kohlenmonoxid CO ppm Infrarotabsorptionsanalysator
Kohlendioxid CO, Vol.-% Infrarotabsorptionsanalysator
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3.3 Versuchsprogramm

Das Versuchsprogramm umfasste eine Variation folgender Betriebs- und Motor-
Parameter:

o Bestromungsbeginn der Hochdruckeinblasung der Pilotgasmenge
e Einblasedruck in die Vorkammer

o Last

e Verbrennungsluftverhaltnis

e Ladelufttemperatur

e Methanzahl

e Gluhkerze

Die Versuche wurden systematisch nach dem OFAT-Prinzip (One Faktor at a Time)
durchgefuhrt und - soweit moglich - immer nur eine GroRRe verandert, um deren
Einzeleinfluss genau bestimmen zu kénnen. Ziel war eine Aussage Uber das grund-
legende Verhalten des Systems ,Gesamtmotor” zu erhalten.

Als grundlegendes Brenngas kam wegen des sehr hohen Reinheitsgehalts Erdgas
zum Einsatz, welches aus dem stadtischen Gasversorgungsnetzes entnommen und
dem Motor zugeleitet wurde. Um mdogliche Versorgungsengpasse zu umgehen, ist
ein Erdgaszwischenspeicher in der Gasversorgungsanlage integriert, welcher einen
ungestorten Motorbetrieb fur etwa einen Versuchstag ermdglicht.

Die Verringerung der Methanzahl wurde durch Zumischen von Propan erreicht. Von
einem bereitgestellten Gastank wurde Propan entnommen, tber einen Verdampfer
auf Uber 60 °C erhitzt und dem Erdgas beigemischt. Um eine Kondensation der
schwereren Gasanteile zu verhindern, wurde die Brenngasmischung in einer tempe-
rierten Leitung zum Motorprufstand gefuhrt.

Tabelle 3-4: Stoffwerte der Versuchsgase

Einheit MZ 92 MZ70 |MZ60
Anteil Erdgas vol. [%] 100 92 86
Anteil Propan vol. [%] 0 8 14
Anteil Erdgas grav. [%] 100 80,7 60,9
Anteil Propan grav. [%] 0 19,2 39,1
Heizwert H, [MJ/kg] 49,628 49,365 |49,167
Dichte p [kg/m?] 0,738 0,836 0,910
Mindestluftbedarf Amin [ka’kg] 17,01 16,89 16,81

Die wichtigsten Werte der verschiedenen Versuchsgase sind in Tabelle 3-4 enthal-
ten. Die ausfuhrliche Analyse der am Versuchsort vorhandenen Gasqualitat befindet
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sich im Anhang (Kap. 9.2). Da sehr hochwertiges Erdgas mit einem Methananteil von
uber 97 % zur Verfigung steht, wird bei der Methanzahlvariation auch von einer
Mischung aus reinem Methan und Propan ausgegangen, was die Bestimmung der
kalorischen Daten deutlich erleichtert.

Die Methanzahl wurde mit Hilfe eines Methanzahlsensors an der Versorgungsleitung
direkt vor dem Motor kontrolliert. Um die Zuverlassigkeit des Sensors der Fa. E.ON
Ruhrgas zu gewahren, wurde vor jedem Versuchsabschnitt die Zusammensetzung
des Brenngases bei den Stadtwerken vor Ort analysiert und damit der Sensor kalib-
riert.
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4 Thermodynamische Analysewerkzeuge

4.1 Grundlagen

Fir die thermodynamische Analyse des PGI-Brennverfahrens werden die hierflr
allgemein Ublichen Ansatze verwendet. Das folgend vorgestellte thermodynamische
Verbrennungsmodell soll einen grundsatzlichen Uberblick zur Abgrenzung gegen-
uber den fur Otto- und Dieselmotoren entwickelten Berechnungsmethoden geben.

Basis ist ein nulldimensionales Einzonenmodell, Bild 4-1, welches von den Brenn-
raumwanden begrenzt wird und Uber dessen Grenzen samtliche Massen- und Ener-
giestrome mit der Umgebung interagieren. Wahrend des Hochdruckteils ist das
Einzonemodell ein instationares, geschlossenes System (unter Vernachlassigung
von Blow-By), wahrend des Ladungswechsels ein instationares, offenes System.

dme dm, p,
do | deo *

Q.
&5

[ Systemgrenze

Bild 4-1: Schema eines nulldimensionalen Einzonenmodells

Durch die drei ZustandsgroRen Masse m, Temperatur T und Druck p der Zylinderla-
dung wird die Gesamtenergie E des Systems vollstandig beschrieben. Zur Bestim-
mung dieser Energie dienen der erste Hauptsatz der Thermodynamik, die Massenbi-
lanz zur Betrachtung des Systems wahrend des Ladungswechsels, und die thermi-
sche Zustandsgleichung fir ideale Gase. Mit diesen Gleichungen kénnen die Zu-
standsgrofien als Funktion der Zeit berechnet werden, allerdings ohne ortliche Diffe-
renzierung. Im Folgenden werden diese Gleichungen kurz dargestellt.
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Erster Hauptsatz der Thermodynamik:

dE dU dQg n dQy n dw +Z[dmi hi) (Gl.4-1)

dp dp dp dp dp T(dg
Mit:
o 3—U Anderung der inneren Energie
®»
. 9 Brennverlauf
do
o dd& Anderung des Wandwé&rmestroms
»
o O;ﬂ Anderung der Volumenanderungsarbeit
®
. ddﬂhi uber die Systemgrenzen flieRenden Massenenthalpiestrome
®

Die Massebilanz des Systems Brennraum verhalt sich folgender Mal3en:

dm dm, N dm, dm,
dp de de do

(Gl.4-2)

mit:
o ddma : Anderung der ausstrémenden Masse
4
o ddme : Anderung der einstromenden Masse
®»
o ?: Anderung der Leckagemasse
@

Die Massestrome beim Ladungswechsel werden mit Hilfe der Durchflussgleichungen
bestimmt. Notwendig daflr ist die Kenntnis der jeweiligen Druckdifferenz zwischen
Einlasskanal, Brennraum und Auslasskanal, um die Massenstrome korrekt wieder
geben zu konnen. Die Durchflussbeiwerte der Ventiloffnungen stellte die Firma
MAN Diesel SE zur Verfugung.

Da die Uber die Kolbenringe stromende Leckagemasse dm/d@ sehr gering ist, kann
diese fur die vorliegende Untersuchung vernachlassigt werden [30].

Zur Darstellung der ZustandsgroRen Temperatur T, Druck p und Masse m gilt die
thermische Zustandsgleichung fir ideale Gase. Diese muss allerdings in differentiel-
ler Form betrachtet werden, um die zeitliche Veranderung des Systems zu beschrei-
ben.
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oIV v P _ gIT IR grdm (Gl.4-3)
dp  do de do de

Somit kann die motorische Verbrennung mit den drei bereits genannten, miteinander

gekoppelten Differentialgleichungen berechnet werden. Die numerische L&ésung

dieser Gleichung erfolgt nach dem Runge-Kutta-Verfahren.

4.2 Anpassungen an den Versuchsmotor

4.2.1 Einzelkomponentenbetrachtung

Bei herkdbmmlichen Otto- und Dieselkraftstoffen erlaubt es die weitgehende Konstanz
der stofflichen Zusammensetzung, ein festes C/H-Verhaltnis bei der Berechnung der
stofflichen Umsetzung sowie der kalorischen Daten anzunehmen. In den bestehen-
den Programmen (Kapitel 2.2.1) werden dabei der von Justi [23] entwickelte Ansatz,
welcher eine Bestimmung in Abhangigkeit von Temperatur und Verbrennungsluftver-
haltnis ermdoglicht, und der Ansatz von Zacharias [49], welcher zusatzlich einen
Druckeinfluss berlcksichtigt, verwendet. Fur beide gilt, dass der reale Kraftstoff,
welcher mehrere Hundert verschiedene Einzelkomponenten besitzt, durch einen
einzigen homogenen Brennstoff idealisiert wird.

Fr den gasmotorischen Einsatz ist dies leider nicht so einfach zu realisieren. Sowohl
Erdgas kann in seinen Bestandteilen sehr stark schwanken, als auch die Nutzung
von brennbaren Gasen aus der Abfallverwertung (Bio- oder Deponiegas) oder Rest-
gasen (aus chemischen Prozessen, Bergbau oder Stahlherstellung) bedeutet eine
sehr unterschiedliche Zusammensetzung ihrer Einzelkomponenten. Deshalb missen
unterschiedliche Gaseigenschaften in der Prozessrechnung des Gasmotors berlck-
sichtigt werden. Fir die Entwicklung der Berechnungsprogramme ist es somit not-
wendig, eine Einzelkomponentenbetrachtung heranzuziehen. Als mogliche Bestand-
teile des Brenngases sind dabei vor allem die Stoffe Methan (CH,4), Propan (CsHs),
Kohlenmonoxid (CO), Wasserstoff (Hz), die Inertgase Stickstoff (N2) und Kohlendi-
oxid (CO2) sowie Dieselkraftstoff (C10,8H1s7) als moglicher Pilotstrahl zu bericksichti-
gen.

Mit Hilfe der Einzelkomponentenbetrachtung [35] kann der Heizwert H, und das
stochiometrische Mindestluftverhaltnis Lmin der Brenngasmischung bestimmt werden,
sofern die Massenanteile & der einzelnen Stoffkomponenten i des Brenngases auf
dessen Gesamtmasse mg ges bezogen werden:

§=—"— H (G1.4-4)

mB ges

mlt mB,ges = mCH4 + mCSHS + mCO + rnH2 + mClO,8H18,7 + rnN2 + mCOZ [kg]
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kJ
H = CoH — Gl.4-5
u Zé u,i |:kg:| ( )

I—min = Zé ’ I—min,i {M:I (Gl.4-6)
i k Brenngas

Setzt man eine vollstandige Verbrennung voraus, so ergeben sich folgende Einzelre-
aktionsgleichungen fur die vorher genannten Kraftstoffkomponenten:

CH,+2-0,——CO,+2-H,0 (Gl.4-7)
C,Hg +5.-0,——3:C0O, +4-H,0 (Gl.4-8)
CO0+05-0,——CO, (G1.4-9)
H,+05-0,——H,0O (G1.4-10)
CiogHigr +19,475-0.——10,8-CO, +9,35-H,0 (Gl.4-11)

Vereinfacht man die Zusammensetzung der Frischluft zu 21 vol.-% Sauerstoff O, und
79 vol.-% Stickstoff N, kann man die im Brennraum zu Beginn des Hochdruckteils
vorliegenden Stoffmengen n; der Einzelkomponenten nach folgender Gleichung
Gl.4-12 ermitteln. Da aufgeladene Magermotoren stets ein positives Spulgefalle
besitzen und vergleichsweise lange Ventiluberschneidungszeiten haben, kann der
Restgasgehalt bei der Berechnung vernachlassigt werden.

m.
=2 [kmol Gl.4-
n=m [kmol ] (Gl.4-12)

Um wahrend der Verbrennung bei Luftiberschuss (A= 1) die aktuelle stoffliche
Zusammensetzung der Zylinderladung zu bestimmen, wird die Menge der bis zum
jeweiligen Kurbelwinkel ¢ freigesetzten Warme auf dessen Maximalwert bezogen,
was den Verbrennungsfortschritt X(¢) ergibt:

[

I %d¢
do
X(p)=Se0—— [-] (G1.4-13)

d
9o
oVA ¢

Der Wertebereich kann hierbei nur zwischen 0 und 1 variieren.

Da der eigentliche Energieumsatz noch nicht bekannt ist, wird die Funktion X(®) in
der DVA fUr den ersten lterationsschritt zur Bestimmung des Brennverlaufs als ein
Polynom dritten Grades vorgegeben, welches zunachst mit angenommenen Start-
werten fur die GroRen Verbrennungsanfang ¢ya und Verbrennungsende ¢ve belegt
wird. Die Annaherung an den realen Brennverlauf erfolgt dann in weiteren iterativen
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Berechnungsschritten. Bei der Arbeitsprozessrechnung hingegen liegt der reale
Brennverlauf oder ein Ersatzbrennverlauf, z.B. nach VIBE [42], vor.

Setzt man eine stofflich gleichmafige und vollstandige Umsetzung voraus, so ergibt
sich fur die jeweilige Stoffmenge nz; der einzelnen Brennstoffbestandteile i folgende
Gleichung:

n,; =n; -(1-X(p)) (G.4-14)

Die Stoffmengen im Zylinder kdnnen in Abhangigkeit der bekannten Stoffmengen der
Ausgangsstoffe von Brenngas und Luft sowie des Verbrennungsfortschrittes X(¢)
bestimmt werden. Allerdings muss hierbei bereits mit dem Brenngas zugefuhrtes
CO3 und N3 berucksichtigt werden:

Nz co2 =Neo2 + X((”)' (nCH4 +3Nggpg +Nep +10,8- nC10,8H18,7) (Gl.4-15)
nz,Hzo = X((”)' (2'n0H4 +4- Ncapg T N2 +9135'nc10,8H18,7) (G1.4-16)
Nz0p =0.21-N 4 — x(¢7)’(2‘nCH4 +5:Nggus +0.5-Ngo +0,5-n,, +15,475- nc10,8H18,7)(G|'4'17)

Nzn2 =Mz + 0,79 Ny (Gl1.4-18)

4.2.2 Berechnung der kalorischen Daten

Zur Berechnung der Gaskalorik sind die Ansatze fir herkdmmliche Otto- oder Die-
selmotoren nicht geeignet, da diese einer realen Gasbeschaffenheit nicht gerecht
werden kdnnen.

Die fur den Brennverlauf dQg/dg bendtigte innere Energie U und die weiteren erfor-
derlichen kalorischen Daten werden durch die flr jeden °KW festgelegte stoffliche
Zusammensetzung der Zylinderladung ermittelt. Flr die Berechnung des Differenzi-
als du/de wird zunachst flr Brenngas, Luft und die Verbrennungsprodukte der Null-
punkt fur die innere Energie bei einer Bezugstemperatur von Null Kelvin festgelegt.
Durch die kurbelwinkelbezogene Differenz der inneren Energie, welche durch stoffli-
che Umsetzung und Temperaturanderung bestimmt ist, sowie den Energieanteilen
aus dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik kann dann der Brennverlauf inner-
halb der Druckverlaufsanalyse bzw. der Temperaturverlauf bei der Arbeitsprozess-
rechnung bestimmt werden.

Die absolute, molare Enthalpie wird mit einem Berechnungsmodell nach Heywood
[20] durchgeflihrt, das daflr temperaturabhangige Polynomansatze verwendet. Diese
Polynomansatze werden mit den Kostanten aus den Janaf-Tabellen [22] flr CO,, Ny,
H20, Hy, Oz, und CO und mit den Koeffizienten von Rossini [33] fur CH4, C3Hs und
Dieselkraftstoff angewendet und in die jeweiligen Terme eingesetzt. So gibt folgende
Gleichung den Berechnungsansatz fur die spezifische molare Enthalpie der Elemen-
te COz, Hzo, H2, 02, Nz und CO:
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h, :Rm-(aHT +ﬂT2+ﬂT3+aiT4+%T5+ai6] { k) } (G1.4-19)
2 3 4 5 kmol

mit: R, = 8,31451 kJ
kmol

Aus der Ableitung der spezifischen molare Enthalpie h, nach der Temperatur T in
obiger Gleichung Gl.4-19 kann die spezifische molare Warmekapazitat c, m berech-
net werden:

dh 2 3 4 kJ
c,. =—"2=R_a,+a,l +a.l “+a,l°+a.l Gl.4-20
p.m dT m ( i1 i2 i3 i4 i5 ) kmOl K ( )

Nach dem Ansatz von Rossini gelten fur die Berechnung der spezifischen molaren
Enthalpie und der spezifischen Warmekapazitat fur Methan (CH,4), Propan (CsHs)
und Dieselkraftstoff folgende Gleichungen:

Ao w2 A w3 A o As kJ
h, =4186.8- -t -t -t 17— — | (Gl4-21
m [A” T T Ty PR o | ©42Y
dh,, A kJ
Com = 47 :4186,8-(Af1+Af2-t+Af3-t2+Af4-t3+ t;j {kmol K} (Gl.4-22)
mitt:—[K]
1000

Eine tabellarische Ubersicht der einzelnen Koeffizienten dieser Ansétze befindet sich
im Anhang, Kap. 9.1. Fur die Umrechung der Enthalpie in die entsprechenden Werte
der inneren Energie gilt:

u,=h, -R, T (G1.4-23)

Zur Bestimmung der molaren Warmekapazitat ¢, bei konstantem Volumen gilt:
Cym =Cpm —Rn (Gl.4-24)

4.2.3 Wandwarmetlibergang

Gegenuber der Berechnung am Dieselmotor muss der Ansatz fur den Wandwarme-
ubergang ebenfalls wie die kalorischen Daten der stofflichen Umsetzung an den
Einsatz von Gas als Brennstoff angepasst werden. So entfallt bei der ottomotori-
schen Verbrennung mit homogenem Gemisch die brennraumisolierende Ruf3schicht,
was zu einem erhdhten Wandwarmeubergang fuhrt. Dieses wird durch eine Anpas-
sung der Konstanten C4 und C, gegenuber dem bekannten Ansatz nach Woschni
[47] berucksichtigt, welcher hauptsachlich fur Dieselmotoren entwickelt wurde. Bei
dem hier vorliegenden Gasmotor wurden die Werte von Vogel [43] fur die rul¥freie
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Verbrennung von Methanol verwendet, da sich diese Konstanten bereits bei vorher-

gehenden Forschungsvorhaben [34, 51] bewahrt haben.

So gilt fur die Berechnung des Wandwarmeulbergangs fur die Teilenergiestrome

dQw,/de Uber Kolben, Zylinderkopf und Zylinderbuchse in dem vorliegenden Fall

jeweils:

dQy
de

—a(p)-A (T TW,)S; (G1.4-25)

und damit als Gesamtwarmestrom dQu/do:

dQW 23: dQW|

i=1

(G1.4-26)

Der Wandwarmeubergangskoeffizient a(¢p) wird entsprechend dem Ansatz nach
Woschni bestimmt:

0,8
a=130-d7%%.T 0% . p08 -(01 .c, +C, -\;” .'\31 (p - p, )] (Gl.4-27)
1 1

Wenn folgende Beziehung gilt:

2
V, VuTy

2.C,-c -C, 2C,- Gl.4-28

1" Cm (Voj 3 p1-V1 (p—po) ( )

wird der Warmeubergangskoeffizient a(¢) Uber folgende Gleichung berechnet:

2 0,8
a =130.d702.T 0% .08 .[(;1 o -{1+2-(x—°J -Csﬂ (G1.4-29)
0

Die eingesetzten Konstanten fur Stromungs- und Verbrennungsglied sind fur die
vorliegende gasmotorische Verbrennung:

C,=618+0417. g—“ im Ladungswechselteil
C,=228+0308-°“  im Hochdruckteil
Ca
C, =0,004 Turbulenzerhéhung durch Verbrennung far Methanol
C, =1

Die noch nicht explizit angesprochenen Terme der Energiebilanz (mechanische
Arbeit dW/de und Enthalpie h; der Masse m; fur die Ladungswechselrechnung)
werden nach den aus der einschlagigen Literatur bekannten Verfahren bestimmt,
z.B. [27].
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4.3 Thermodynamische Analyse und Modellbildung

4.3.1 Druckverlaufsanalyse und Arbeitsprozessrechnung

Zur thermodynamischen Auswertung werden die Werkzeuge Druckverlaufsanalyse
(DVA) und Arbeitsprozessrechnung (APR) verwendet. Grundlage fur beide sind
Differenzialgleichungen fur die Energie- und Massebilanzen (Kap. 4.1).

Die DVA dient zur Bestimmung des realen Brennverlaufs dQg/d¢ aus dem gemesse-
nen Druckverlauf im Zylinder nach folgender Grundgleichung:
dQ, _du _dQ, _ dv

dp do do de

(G1.4-30)

Der Brennverlauf dQg/d¢ beschreibt die Energieumsetzung bei Verbrennungsmoto-
ren und wird aus der differentiellen Betrachtung der Energiebilanz gewonnen. Neben
den stationaren GroRen des Betriebspunktes, wie Bauteiltemperaturen, Luft- und
Brenngasmasse, ist der gemessene Zylinderdruckverlauf die wichtigste Eingangs-
grolde fur die DVA. Der Druckverlauf im Brennraum wird mit Hilfe von piezoelektri-
schen Druckaufnehmern gemessen, welche jedoch nur relative Signale liefern. Dies
bedeutet, dass fur das richtige Druckniveau dieser Verlauf korrigiert werden muss,
was durch verschiedene Methoden geschehen kann.

Die einfachste Madglichkeit, das Druckniveau im Brennraum anzupassen, ist ein
Abgleich mit dem absoluten Saugrohrdruck, dem der Zylinderdruck zum Zeitpunkt
,Einlass schlie3t“ gleich gesetzt wird.

Bei dem Verfahren ,polytrope Verdichtung“ wird im Bereich zwischen 250 °’KW und
295 °KW der Druckverlauf mit einer polytropen Verdichtung mit konstantem Polytro-
penexponenten korreliert. Dies ist nach Bargende [4] als gute Naherung erlaubt. Mit
Hilfe der Methode der kleinsten Fehlerquadrate wird dann das Druckniveau so lange
korrigiert bis die Summe der Fehlerquadrate Uber den Vergleichsbereich minimal und
so der Anfangsdruck po bestimmt ist.

Eine exaktere als die beiden vorhergehenden Methoden ist das ,Summenbrennver-
laufskriterium®. Hierfir wird angenommen, dass der Brennverlauf wahrend der Ver-
dichtungsphase den Wert Null hat, da frihestens mit der Zlindung bzw. Selbstent-
flammung der Frischladung eine Warmefreisetzung statt finden kann. Der Brennver-
lauf und die Durchbrennfunktion mussen folglich bis zu diesem Zeitpunkt Null sein.
Dies wird durch eine Abstimmung des gemessenen Druckverlaufs erreicht, bis dieser
mit dem realem Druckniveau konvergiert und der Summenbrennverlauf im Intervall
von ,Einlass schlie3t* bis hin zu 40 °KW vor dem Einblasebeginn mit der Forderung
~summenbrennverlauf gleich Null* Gbereinstimmt:
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PeB—40
.[ o de =0 (G1.4-31)
de

Pes

Dieses Kriterium hat sich auch bei der thermodynamischen Beschreibung des PGl-
Motors als das zuverlassigste erwiesen.

Da bei der ottomotorischen, duReren Gemischbildung kein vollkommen homogenes
Gemisch entsteht, liegen von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel marginal unterschiedliche
Zundbedingungen an der Zindquelle vor. Dies bewirkt aber auch einen unterschied-
lichen Verbrennungsverlauf und damit verschieden hohen Spitzendruck zu unter-
schiedlichen Zeitpunkten. Diese Zyklenschwankungen sind ein wichtiges Kriterium
zur Beurteilung der Lauf- und Verbrennungsqualitat des Motors bei der Optimierung
des Motorverhaltens hinsichtlich Wirkungsgrad und Einhaltung der Abgasgrenzwerte.

Zur Bestimmung der Verbrennungsqualitat wird die Standardabweichung des Spit-
zendrucks O, zmax als auch des Mitteldrucks o, mi herangezogen. Bei Motoren mit
geringen Spitzendruckschwankungen liefert die Aussage Uber die Variation des
Spitzendrucks ein gutes Kriterium zur Beurteilung des Laufverhaltens. Sind allerdings
grolde Ladungs- und Gemischzustandsanderungen zu erwarten, ist es sinnvoller, die
Auswirkung der zyklischen Schwankungen auf den indizierten Mitteldruck zu beurtei-
len.

In Anlehnung an Athenstaedt [2] wird der Variationskoeffizient des Mitteldrucks Vpmi
definiert zu:

O-mi
vV, =—"".100 [%] (G1.4-32)

pmi
pmi

mit dem Erwartungswert ppmi
1 n
Homi = HZ Pri i (G1.4-33)
i=1

und der Standardabweichung opmi

2

1 &
Opmi = \/EZ( Pmii — Homi ) (Gl.4-34)
i=1

fur jeweils i = 1 bis n Arbeitsspiele.

Nach Chmela [9] ist die tolerierbare Grenze von Vpmi bei 5 % flr den industriellen
Einsatz von Mehrzylindermotoren. In der Beurteilung des Laufverhaltens des Ver-
suchsmotors werden 50 Arbeitsspiele ausgewertet und gemittelt, um bei der thermo-
dynamische Analyse ein durchschnittliches Arbeitsspiel fur die Modellbildung zu
erhalten.
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Die im Projekt verwendete Arbeitsprozessrechnung (APR) basiert wie die DVA auf
einem nulldimensionalen Einzonenmodell. Die Arbeitsprozessrechnung stellt die
komplementare Form der Berechnung zur DVA dar, da bei ihr die grundlegende
Eingangsgrolie der Brennverlauf und die Ausgabegrof3en Temperatur- und Drucker-
lauf sind. Durch iterative LOsung nach dem Runge-Kutta-Verfahren wird die Differen-
zialgleichung Gl.4-35 aus thermischer Zustandgleichung, Energie- und Massebilanz
nach der Temperatur aufgelost:

ar 1 .dQB_dQW_p.dV_u_dm_m.ﬁu.dcﬂ
dp m.c, | dp do de do oc, de

(G1.4-35)

Der Brennverlauf dQg/d¢ wird hierbei entweder als realer, aus der DVA gewonnener
Verlauf oder als Ersatzbrennverlauf eingesetzt. Werden der Energieumsatz durch
vorausbestimmte Ersatzbrennverlaufe sowie die stationaren GréRen des Motors
vorgegeben, kann das motorspezifische Verhalten, wie der Druckverlauf, berechnet
und die innermotorischen Vorgange analysiert werden. Diese Vorgehensweise ist
auch als Druckverlaufssynthese bekannt und in Bild 4-2 schematisch aufgezeigt.

dynamische Messung energetische Daten
indizierte Leistung kw
pz((P)’ pl_((P)! pA((p)1 effektive Leistung kW
— — 10% Umsatzpunkt KW
Verbrennungsschwerpunkt KW
90% Umsatzpunkt KW
Maximaldruck bar
I . Zeitpunkt Maximaldruck KW
] < Maximaltemperatur K
: — Zeitpunkt Maximaltemperatur KW
1 — absolute Energiebilanz kJ
1 N~ Realer Brennver|auf U.|| relative Energiebilanz %
. - Ladungsmenge kg
| = Summenbrennverlauf | |_gobales verbrennungsluftverhainis - |
A
! stationdre Messgrofien / i
1 Drehmoment Nm i /x H
: Drehzahl 1/min g // \ |
| Bestromungsbeginn KW & 1
! Brenngaszusammensetzung - // \ :
: Brenngasmassenstrom kg/h [N
1 Luftmassenstrom kgh | N | T mm S)
6 : Ladedruck, statisch bar : q__)
—_ Ladelufttemperatur °C [
9 1 Abgasgegendruck, statisch bar : 9
[@)) : Abgastemperatur °C O
6 ' Bauteiltemperaturen °C >
> ! Emissionen ppm .
| 1
| 1
1 1
| 1
! i
! v
1
i energetische Daten
| berechneter Druck-/ indizierte Leistung kW
| effektive Leistung kw
' Temperaturverlauf 10% Umsatzpunkt KW
: Verbrennungsschwerpunkt KW
I 90% Umsatzpunkt KW
1 Maximaldruck bar
: Zeitpunkt Maximaldruck KW
________ » Maximaltemperatur K
Zeitpunkt Maximaltemperatur KW
absolute Energiebilanz kJ
relative Energiebilanz %
Ladungsmenge kg
globales Verbrennungsluftverhéltnis -

Bild 4-2: Schematischer Ablauf der thermodynamischen Analyse
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Wird dieses Ablaufschema auf alle Versuchspunkte ausgeweitet, erhalt man die
Veranderung des Brennverlaufs aufgrund der verschiedenen Versuchsparameter.
Somit entsteht eine sehr aussagekraftige Basis fur die Annaherung der realen Ener-
gieumsetzung durch Ersatzbrennverlaufe und damit fur die Vorausberechnung des
Motors und den darauf basierenden Uberlegungen zur Betriebsstrategie.

4.3.2 VIBE-Ersatzbrennverlauf

Als gute mathematische Annaherung an den realen Brennverlauf hat sich der Er-
satzbrennverlauf nach VIBE vielfach bewahrt [21, 51]. Die grundlegende Funktion
dieser Art der Energieumsatzratenbeschreibung basiert auf der Theorie der effekti-
ven Zentren. Aussage dieser ist, dass im Mikrobereich stattfindende Kettenreaktio-
nen und chemische Umwandlungsprozesse, welche wahrend der Verbrennung
auftreten, durch makroskopische GesetzmafRigkeiten beschrieben werden kénnen.

Die effektiven Zentren, welche durch die mit Warme oder Zundfunken erzeugten
freien Atome und Radikale gebildet werden, leiten die Verbrennung ein und bestim-
men diese malgeblich. Durch die schnelle Energiefreisetzung und der damit verbun-
denen Erhéhung von Druck und Temperatur im Brennraum bilden sich weitere effek-
tive Zentren, welche die Verbrennung beschleunigen und zu einer Kettenreaktion
fuhren. Der Verbrennungsablauf beruht letztendlich auf der Bildung und dem
Verbrauchen der freien Atome und Radikale. Diese Verbrennungscharakteristik
durch Zu- und Abnahme der effektiven Zentren wird im VIBE-Ersatzbrennverlauf
durch den Formfaktor m beschrieben, Gl.4-36. Zusammen mit Brennbeginn @ya und
-ende @ve sowie dem Formfaktor m wird der Verbrennungsablauf durch den Ersatz-
brennverlauf definiert. Wird dieser Ersatzbrennverlauf auf die umgesetzte Energie
skaliert, so kann der Verbrennungsablauf modelliert werden.

Der Verbrennungsfortschritt X(¢) steht fur die bis zum Kurbelwinkel ¢ umgesetzte
Warmemenge Qg, welche auf die Gesamtwarmemenge Qgo bezogenen ist.

X = Qs ()
Qso

Die Variable y stellt in obiger Gleichung die auf die Gesamtbrenndauer normierte
Brennzeit dar und enthalt folgenden Bezug von aktuellem Kurbelwinkel ¢, Verbren-
nungsbeginn @ya und Verbrennungsende @ye:

@ = Pya
Pe — Pa

=1-exp(-a-y™") (Gl.4-36)

y = (G1.4-37)

Als dimensionslose Darstellung in differentieller Betrachtung nach dem Kurbelwinkel
und damit der Zeit, ergibt sich aus Gleichung Gl.4-36:
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2_x:a.(m+1).ym.exp(_a.ym+1) (Gl1.4-38)
y

Der Verbrennungsbeginn ist damit bei y =0 und X =0 und das Verbrennungsende
bei y =1 und X = 1. Bei der realen Verbrennung wird allerdings die angenommene
vollstandige Umsetzung des Brennstoffs nicht erreicht. Hier hat es sich bewahrt den
Faktor a, welcher die Umsatzrate des zugefihrten Kraftstoffs wiedergibt, auf einen
Wert von a = 6,908 zu setzen, das einem Umsatz von 99,9 %entspricht. Wird die
Konstante a auf kleinere Werte gesetzt, ergibt sich eine sehr dominante Unstetigkeit
am Ende des Brennverlaufs, da die VIBE-Funktion sich erst bei hohen, vorgegebe-
nen Umsatzraten von fast 100% der Nulllinie asymptotisch nahert. Eine unvollstandi-
ge Verbrennung wird daher mit einer entsprechend reduzierten Brennstoffmasse und
geringerem Gemischheizwert bericksichtigt.

Wird der Formfaktor m verkleinert, so wird ein immer grof3erer Anteil der zugefuhrten
Kraftstoffwarme zu Beginn der Verbrennung umgesetzt und das Ausbrennen der
Zylinderladung sehr verschleppt. Wird der Formfaktor m erhoht, so verschiebt sich
die Verbrennung nach spat, so dass sich auch der Schwerpunkt der Verbrennung
zum Verbrennungsende hin verlagert. In Kombination von Formfaktor m und den
Werten fur Verbrennungsanfang @va und Verbrennungsende @yve wird der komplette
Verbrennungsablauf eindeutig mit nur drei Parametern wiedergegeben.

4.3.3 NO4-Vorausberechnung

Die bisherige thermodynamische Analyse beinhaltet lediglich ein nulldimensionales
Einzonenmodell, bei dem die Gastemperatur im Brennraum global bestimmt wird, so
dass eine lokale Temperaturdifferenzierung nicht moglich ist. Dies ist eine wesentli-
che Vereinfachung gegenuber dem komplexen realen System Brennraum. Eine
derartige Vereinfachung flr Druckverlaufsanalyse und Arbeitsprozessrechnung ist
jedoch durchaus zulassig und sinnvoll.

Bei der Bestimmung der Stickoxidbildung, die erst ab einer lokalen Temperatur von
uber 2000 K nennenswert statt findet, ist die Aussagekraft eines Einzonenmodells
aber nicht ausreichend. Die Massenmitteltemperatur weicht hier zu sehr von der
tatsachlichen Temperatur in der Reaktionszone ab, in welcher die Stickoxidbildung
nahezu ausschlieRlich auftritt. Die fur die Stickoxidberechnung notwendige Bestim-
mung der Temperatur in der Reaktionszone erfolgt Uber so genannte Zweizonenmo-
delle, welche den Brennraum in eine Zone mit verbranntem und eine Zone mit un-
verbranntem Gemisch unterteilen. Die jeweilige Zone ist dabei ein in sich homogener
Teilbereich des Brennraums. Betrachtet man anschlieRend die reaktive Zone mit der
Reaktionskinetik nach dem Zeldovich-Mechanismus [53], kann die Stickoxidbildung
sehr gut beschrieben werden.
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Das hier verwendete Zweizonenmodell (Bild 4-3) basiert auf dem Ansatz nach Heider
[19], das ursprunglich fur den Dieselmotor entwickelt und in einem nachsten Schritt
an den Gasmotor mit dem PGI-Brennverfahren angepasst wurde, Kap. 7.2. Dieses
Modell ist bereits in der Vergangenheit zur Berechnung der Stickoxidbildung von
Gasmotoren erfolgreich angewendet worden [34, 51]. Das Modell wird hier nur kurz
aufgefuhrt, fur ein tieferes Verstandnis sei auf die Literatur [19, 51] verwiesen.

o
58

[ Systemgrenze

Bild 4-3: Schema des Zweizonenmodells

Ausgehend von der Massenmitteltemperatur des nulldimensionalen Einzonenmodells
der Arbeitsprozessrechnung wird bei diesem Ansatz ein Zweizonenmodell aufgebaut.
Der Brennraum wird deshalb in zwei Zonen, die Reaktionszone und die unverbrannte
Zone, unterteilt. FUr die Reaktionszone gilt, dass der gesamte Energieumsatz des
Verbrennungsprozesses inklusive der daraus resultierenden NOy-Entstehung in ihr
ablauft. Das Verbrennungsluftverhaltnis wird in der Reaktionszone konstant ange-
nommen, die anteilige Zonenmasse Uber den bereits bekannten Brennverlauf aus
der APR definiert, der zusatzlich auch den Temperaturverlauf in der Reaktionszone
mafgeblich vorgibt.

Far die zweite Zone gilt, dass das noch nicht von der Reaktionszone eingenommene
Brennraumvolumen das unverbrannte Gasvolumen darstellt, in welchem keine
Verbrennung stattfindet und somit dort auch keine Stickoxide gebildet werden.
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Diese beiden Zonen sind Uber verschiedene Randbedingungen miteinander ver-
knUpft:

o die Konzentrationsverteilung ist vor der Verbrennung in beiden Zonen gleich
e der Druck ist in beiden Zonen identisch mit dem Zylinderdruck
e die beiden Zonenvolumina ergeben das Zylindervolumen

e die Gesamtmasse des Brennraums setzt sich aus den beiden Zonenmassen
zusammen

e die Temperatur ist vor der Verbrennung in beiden Zonen identisch mit der
Massenmitteltemperatur

e die Berechnung der Wandwarmeverluste entspricht dem einzonigen Modell

Die Differentialgleichung des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik liefert in der
Arbeitsprozessrechnung die Massenmitteltemperatur T(¢) und den Brennraumdruck
p(®), aus welchen die Zonentemperaturen berechnet werden. Der Temperaturverlauf
in Zone 1 (Reaktionszone) wird Uber die freigesetzte Energie aus der Verbrennung
bestimmt. Durch Warmestrom aus der Zone 1 in Zone 2 wird dann deren Temperatur
berechnet. Die dabei umgesetzte Brennstoffmasse, welche sich aus dem Brennver-
lauf und dem Heizwert sowie der zu bertcksichtigenden Restgasmasse bestimmt,
wird nach Gl.4-39 berechnet.

1 ¢d
Mg ((0) = H_ujd&(;dgo + Mg, (G1.4-39)

Die Masse mzqnet1(@) der Reaktionszone ergibt sich unter Voraussetzung eines kon-
stanten Verbrennungsluftverhaltnisses Ao zu:

Mot (@) = A * Ly - Mg (@) + Mg (0) (G1.4-40)

Die jeweiligen thermischen Zustandsgleichungen werden als weitere Berechnungs-
gleichungen flr beide Zonen herangezogen, wodurch die Kalorik mit den Polynom-
ansatzen nach Heywood [20] und Rossini [33] als Funktion von Temperatur und
Verbrennungsluftverhaltnis entsprechend der aktuellen Stoffumsetzung ermittelt
werden kann.

Der Eintrag der in der Reaktionszone freigesetzten Energie in die unverbrannte Zone
wird durch die Temperaturdifferenz der beiden Zonen bestimmt. Bei Verbrennungs-
beginn ist diese Differenz wegen der Temperaturunterschiede zwischen Flamme und
Unverbranntem maximal und wird im Modell durch den ,A-Wert“ charakterisiert. In
dieser Kenngrof’e werden alle motorspezifischen GroRen wie Brennraumgeometrie,
Gemischbildungs- und Entflammungsbedingungen zusammengefasst. Dieser A-Wert
wird mit Hilfe eines Betriebspunktes, an dem der Brennverlauf und die Stickoxid-
emissionen bekannt sind, fir den Motor abgestimmt.
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Die Temperaturdifferenz zwischen beiden Zonen sinkt mit fortschreitender Verbren-
nung kontinuierlich aufgrund von Warmeleitung und der ebenfalls stattfindenden
Durchmischung. Bei Verbrennungsende mit vollstandiger Durchmischung der Zylin-
derladung ist die Temperatur im gesamten Brennraum wieder identisch und somit die
Temperaturdifferenz gleich Null. Dies wird auch im Ansatz fur die Temperaturdiffe-
renz der Zonen ausgedruckt:

TZone1 (w) - Tzone2 (¢) = B(¢) A (Gl.4-41)

Die Funktion B(g) dient dabei zur Beschreibung der Temperaturdifferenz zwischen
beiden Zonen, indem ihr der Betrag der Druckerhéhung durch die Verbrennung -
p(®)-po(®) als Mal fur die Turbulenz im Brennraum - zugrunde gelegt wird. Diese
GrolRe hat sich bereits bei der Bestimmung des Warmeubergangs im Motor bewahrt.
Zusatzlich wird der bereits umgesetzte Brennstoff Uber die Masse der Reaktionszone
Mzone1(Q) berucksichtigt.
oAO ®
[(0(0) = Po (@) Mygnes(9)- dp = [(P() = Po(#))- Mneq(0)- dp

B(p) == e A (Gl.4-42)

J(p(2) = Po(9)) Mygres () - dp

VA

Somit liegt B(¢) im Wertebereich zwischen 1 und 0. Als Integrationsbeginn gilt der
Zeitpunkt Verbrennungsbeginn @ya und als Integrationsende ,Auslass offnet* @ap, da
hier eine vollstandige Durchmischung und deshalb auch die Temperaturdifferenz als
Null angenommen werden kann.

Bei dieser Berechnung werden dem Zylinderdruck alle Einflisse der Gemischbil-
dung, Verbrennung, des Warmeulbergangs zwischen den Zonen und der Zylinderla-
dung und der Brennraumwand zugeschrieben. Da keine geometrische Abhangigkeit
enthalten ist, kann dieser Ansatz als allgemeingultig und das Zweizonenmodell fur
die Verbrennung als vollstandig beschrieben angesehen werden.

Die Stickoxidvorausberechnung wird durch den Temperaturverlauf in der Reaktions-
zone nach dem Zeldovich-Mechanismus bestimmt. Die Ausgangsstoffe flr die NO-

Bildung O 0,, N N,, und C.)H sind wahrend der Verbrennung als im Gleichge-

wicht anzusehen, da deren chemische Reaktionen deutlich schneller als die Ver-
brennung ablaufen. Die Konzentrationsanderungen der an der Reaktion beteiligten
Stoffe lassen sich daher mit dem Massenwirkungsgesetz und den Gleichgewichts-
konstanten bestimmen.

Ausgehend von den Konzentrationen der Ausgangsstoffe wird die momentane Kon-
zentration an Stickstoffmonoxid und atomarem Stickstoff Uber folgende Reaktions-
gleichungen des erweiterten Zeldovich-Mechanismus berechnet:
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N,+O _ ~ NO+N (G1.4-43)
0,+N __ ~ NO+O (Gl.4-44)

. . 3V .

N+OH > NO+H Gl.4-45
K3r ( )

Diese Reaktionen laufen erst bei Temperaturen Gber 2000 K nennenswert ab. Der

Gleichgewichtszustand wird allerdings innerhalb der sehr schnell ablaufenden moto-

rischen Verbrennung nie erreicht. Die Reaktionen des molekularen Stickstoffs, der

Verbrennungsluft und der Radikale N , O 6H finden im Bereich des Verbrannten

statt (Post-Flame-Reaktion). Diese Gleichungen werden quantitativ mittels der zuge-
horigen Geschwindigkeitskonstanten kiy bis ksg nach der Arrhenius-Beziehung
berechnet:

-E-4,19

k=1.102.A.TB.e RnT (G1.4-46)

In der Literatur finden sich fur die reaktionskinetischen Konstanten Stofl3zahl A,
Temperaturbeiwert B sowie Aktivierungsenergie E zahlreiche unterschiedliche Anga-
ben. Im Anhang, Kapitel 9.3, sind Werte flr diese Konstanten A, B, E von sechs
verschiedenen Autoren aufgefuhrt. Pattas [28], Heywood [20] und Urlaub [41] gehd-
ren zu den wenigen Autoren, die fur alle drei Gleichungen jeweils die Hin- und RUck-
reaktionskonstanten angeben. Bei Baulch / Bracco [5, 6] und Wray [48] wurden die
Konstanten ksy und ksg mit denen nach Urlaub substituiert, bei den Werten nach
Warnatz [44] wurden die Ruckreaktionen durch Approximation bestimmt, siehe auch
Zitzler [52].

Die Reaktionsrate K, welche ein Mal} fur die Konzentrationsédnderungen der beteilig-
ten Stoffe ist, bestimmt sich durch das Produkt der Konzentrationen der Ausgangs-
stoffe in der jeweiligen Reaktionsrichtung mit den Geschwindigkeitskonstanten k.

Die sechs Teilreaktionen werden damit durch folgendes Gleichungssystem beschrie-
ben:

Reaktion 1: Vorwartsrate: K, =k, -[N,]-[O]

Riickwartsrate: K, =Ky -[NO]-[N]

Reaktion 2: Vorwartsrate: Ky =Ky, -[0,]-[N]

Riickwartsrate: K,r =k, - [NO]-[O]
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Reaktion 3: Vorwartsrate: Ky, = ks -[N][OH]

Riickwartsrate: Kas = Ky - [NOJ-[H]
Der NO-Konzentrationsgradient berechnet sich aus der Summe aller sechs Einzelra-

ten:

d[NO
[dt ] =Ky —Kig + Ky —Kor +Kg—Kyg (G1.4-47)

Durch Integration der NO-Bildungsrate Uber der Verbrennungsdauer erhalt man den
absoluten Verlauf der Stickoxidkonzentration. Der iterative Weg zur Bestimmung des
A-Wertes ist in Bild 4-4 schematisch beschrieben.

‘ Motormessung ‘
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Messdaten

I
1
1
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1
1
1
1
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Tittei(®)

\
A-Wert .
lteration |~
A
: Tzone1(®)
I v

NO Rechenwert ‘4— Reaktionskinetik

Bild 4-4: Schematische Darstellung der iterativen Anpassung des A-Wertes an den Versuchs-
motor

4.3.4 Vorausberechung der Klopfgrenze

Zur Vorausberechnung der Klopfgrenze gibt es unterschiedliche Ansatzmoglichkei-
ten. Die Methoden variieren dabei von einfachen nulldimensionalen Modellen Gber
mehrzonige bis hin zu mit 3D-CFD-Rechnung bestimmten konzentrationsabhangigen
Modellen [38].
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Ein Kriterium, welches mit einem relativ einfachen, empirischen modellbasierten
Ansatz auf der mittleren Reaktionskinetik des Kraftstoff-Luftgemisches, einer sog.
Querschnittskinetik aller Reaktionspartner, entwickelt wurde, ist das Model nach
Franzke [15].

Franzke definiert in seinem Modell einen sog. Vorreaktionszustand I,, den die unver-
brannte Zylinderladung Uberschreiten muss, damit eine Selbstentflammung erfolgen
kann. In diesem Ansatz eines integralen Zindverzuges wird der Fortschritt der nicht
naher definierten Vorreaktionen durch das zeitliche Integral Gber der Vorreaktionsge-
schwindigkeit beschrieben, welche in pauschaler Form entsprechend dem Arrhenius-
Ansatz als Funktion von Temperatur T(@) und Druck p(¢) des unverbrannten Gemi-
sches formuliert wurde. Der Brennraum wird dabei als nulldimensionales Einzonen-
modell behandelt, wobei der Temperaturverlauf im Unverbrannten durch eine po-
lytrope Verdichtung mittels des Zylinderdrucks p(¢) berechnet wird.

1 Pk a
l, - j P dp (G1.4-48)

Pes exp(%uv )

Die Integration des Vorreaktionszustandes |, erfolgt nach Franzke vom Beginn des
Hochdruckteils zum Zeitpunkt ,Einlass schlie3t* @gs bis zu einem definierten kriti-
schen Grad Kurbelwinkel @k.

Der klopfrelevante Abschnitt wahrend der Verbrennung ist dann Uberwunden, wenn
der kritische Grad Kurbelwinkel ¢k Uberschritten ist. Dies wird durch den Quotienten
K festgelegt, welcher ein motorspezifischer Wert ist und sich zu:

K = A% (G1.4-49)
AQp

mit Ap = ¢ —@n Und A@p = e — @

definiert. Das bendtigte Zeitintervall Ak bis zur Selbstentflammung bezieht Franzke
dabei auf die gesamte Brenndauer A@yp des Brennverlaufes. Der Ansatz, dass ein
Einsetzen von Klopfen gleichzeitig mit dem Auftreten des Maximaldrucks im Zylinder
angenommen werden kann, erwies sich nach den Ausfiihrungen von Franzke bei
seinen Untersuchungen als nicht genau genug. Bei dem Forschungsmotor von
Franzke, welcher mit Propan betrieben wurde, ergab sich K zu 0,53, d.h. der kritische
Teil der Verbrennung war kurz nach der halben Brenndauer Uberschritten.

Die beiden stoffabhangigen Exponenten a und b lehnen sich an die Literaturwerte
[37] fur den Zindverzug von lIsooktan und Luft in Stol3wellenrohren an. Franzke
bestimmte diese zu a = 1,13 und b = 14900 fur Propan, wobei dies empirische fest-
gesetzte Werte sind.
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5 Experimentelle Untersuchung des Motorbetriebs-
verhaltens

5.1 Grenzen des Versuchbereichs

Als Basis flr die thermodynamische Auswertung wurde eine Grundvermessung des
Versuchstragers durchgeflhrt. Die bereits applizierten Einstellungen am Motor
dienten dabei als Referenz. Um eine Aussage uber die Klopf- und Aussetzergrenze
(KG / AG) zu treffen, wurde bei verschiedenen Lasten der Bestromungsbeginn der
Vorkammergaseinblasung variiert.

Im gesamten Versuchsbetrieb wurde die mit der Pilotgasmenge zugefihrte Energie-
menge auf demselben Niveau von 1 % der gesamten Brenngasmenge gehalten. Um
dies zu erreichen ist die Einblasedauer der Pilotgasmenge entsprechend dem Ein-
blasebeginn und den dabei vorliegenden Druck- und Stromungsbedingungen in der
Vorkammer angepasst worden.
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—e—lambdaRef, KG - -¢- -lambdaRef, AG —e—lambdaRef+0.1, KG
- -¢- -lambdaRef+0.1, AG lambdaRef-0.1, KG lambdaRef-0.1, AG

Bild 5-1: Versuchsbereich bei Methanzahl MZ 92 zwischen Klopfgrenze (KG, durchgezogene
Linie) und Aussetzergrenze (AG, strichliert) und unterschiedlichem Verbrennungsluftverhaltnis
tiber dem Bestromungsbeginn

Wahrend der Messungen zeigte sich, dass der Motor ein sehr enges Betriebsfenster
besitzt. Als Konsequenz konnte nur mit Einschrankungen der gesamte Lastbereich

bis Uber 22 bar effektiven Mitteldruck untersucht werden.
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Fir Kraftstoff der Methanzahl MZ 92, der reinem Erdgas aus der stadtischen Gas-
versorgungsleitung entspricht, ist der Betriebsbereich bei verschiedenen Lasten und
unterschiedlichen Verbrennungsluftverhaltnissen tUber dem Bestromungsbeginn in
Bild 5-1 dargestellt. Die Klopfgrenze (KG) ist fur jede Methanzahl als durchgezogene
Linie und die Aussetzergrenze (AG) als unterbrochene Linie eingetragen.

Nach Plohberger [31] sind fur Methanzahlen groRer MZ 80 die Motorbetriebswerte
als konstant anzusehen. Erst Methanzahlen unter MZ 80 haben nennenswert ein-
schrankenden Einfluss auf die Leistungsausbeute der Motoren, bzw. deren Wir-
kungsgrad. Daher wurden zum verfugbaren, hochwertigen Erdgas aus dem stadti-
schen Versorgungsnetz mit einer Methanzahl von MZ92 auch Erdgas-
Propanmischungen mit einer Methanzahl von MZ 70 und MZ 60 untersucht. Der
dabei erfasste Bereich ist in Bild 5-2 dargestellt. Bei diesen Untersuchungen ist der
Motor allerdings mit gegentber der Methanzahl MZ 92 erhéhtem Verbrennungsluft-
verhaltnis betrieben worden, um annahernd die gleichen Verbrennungsschwerpunkte
zu erhalten.
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Bestromungsbeginn [°PKW] (spat->)
—a—MZ70,lambdaRef+0.4, KG - -m- - MZ70,lambdaRef+0.4, AG
—a—MZ70,lambdaRef+0.3, KG - -m- - MZ70,lambdaRef+0.3, AG
MZ70,lambdaRef+0.2, KG MZ70,lambdaRef+0.2, AG
MZ60,lambdaRef+0.45, KG MZ60,lambdaRef+0.45, AG

Bild 5-2: Betriebsbereich zwischen Klopf- (KG) und Aussetzergrenze (AG) bei Methanzahl MZ70
und MZ60 und angepasstem Verbrennungsluftverhaltnis

Bei jeder Laststufe wurde ebenfalls der Bestromungsbeginn der Hochdruckgasein-
blasung von der Klopfgrenze bis zum Aussetzerbetrieb variiert. Als klopfender Be-
trieb wurde definiert, wenn einer der am Motor verbauten Klopfsensoren nach den in
der Klopfuberwachung implementierten Algorithmen klopfende Arbeitsspiele an
einem der 12 Zylinder detektierte. Es musste also nicht zwingend der Messzylinder
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der Ausloser sein. Einige Zylinder erwiesen sich als klopffreudiger als andere, d.h.
unabhangig von der Motorkonfiguration identifizierte der Klopfintegrator den entspre-
chenden Zylinder.

Die Aussetzergrenze wurde dann als erreicht angenommen, wenn ein Zylinder
deutliche Zyklenschwankung bzw. eine verschleppte Verbrennung bis hin zu einigen
aussetzenden Arbeitspielen zeigte. Wiederum erwiesen sich einige Zylinder als guter
Indikator fur diese Betriebsgrenze, da diese als erste sehr hohe Zyklenschwankun-
gen aufwiesen.

Dass nicht alle Zylinder exakt gleich reagieren, liegt an verschiedensten Einfllissen,
welche kleine Ursachen haben kdnnen. Als Grinde kommen hierfur unter anderem
durch den Ladungswechsel induzierte Druckschwankungen im Saugrohr, welche die
Zylinder bei der Luftmengenverteilung unterschiedlich versorgen, aber auch die
Einregelung des Gesamtmotors nach Spitzendruck und Abgastemperatur der einzel-
nen Zylinder in Frage.

Nachteilig dabei ist, dass bei der Erfassung des Grenzbereiches nicht alle Zylinder
exakt gleich eingestellt sind und der Grenzbereich somit nicht als ,scharfe Grenze®
fur den Gesamtmotor ermittelt werden kann. Zum Schutz des Motors wurde der
Messzylinder nicht an die jeweilige Grenze gebracht, da bereits andere Zylinder die
jeweilige Grenze Uberschritten haben und somit das Risiko einer massiven Schadi-
gung des Motors als zu hoch angesehen wurde.

Vor allem im Betrieb des Motors mit hoher Last hat sich der Versuchmotors aufgrund
des leistungsgesteuerten Betriebes als sehr sensibel erwiesen, da die in der Mo-
torsteuerung hinterlegten Regelalgorithmen versuchen die geforderte Leistung zu
halten. Vor allem aber bei den Untersuchungen zur Klopfgrenze ist dies schwierig, da
zum Motorschutz bei kritischem, klopfendem Motorzylinder mit der Leistung inner-
halb zwei aufeinander folgender Arbeitsspiel der Bestromungsbeginn nach spat
verschoben wird. Diesen Leistungsverlust mussen die restlichen Zylinder ausglei-
chen. Da somit die verbleibenden Zylinder aufgrund der noch hdoheren spezifischen
Leistungsabgabe naher an die Klopfgrenze ricken und diese sogar Uberschreiten
koénnen, fuhrt dies unter unguinstigen Umstanden zu einer Notabschaltung.

5.2 Flammenausbreitung

Um Aussagen zur Verbrennung treffen und auch das unterschiedliche Brennverhal-
ten besser verstehen zu konnen, wurden, wie in Kapitel 3.2 beschrieben, sehr
schnell ansprechende Oberflachenthermoelemente (OTE) im Zylinderkopf und der
Vorkammer eingebaut (Bild 3-5 und Bild 3-6). Diese Thermoelemente wurden zur
Erkennung der vorbei eilenden Flammenfront genutzt. Die Flammenfront zeigt sich je
nach Ort des OTE durch eine Spannungserhéhung von 1 — 2 mV, was einer Tempe-
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raturerhdhung von 30 — 60 K entspricht. In der Vorkammer wurde eine bis zu 3 mV
hohe Temperaturspannung innerhalb eines Arbeitsspiels detektiert, das etwa 100 K
Temperaturerhbhung entspricht.

Die Auswertung der Signale erfolgte, nachdem sie durch eine digitale Nachbearbei-
tung mit einem Tschebyscheff-Filter in einer Fast-Fourier-Transformation von Stor-
grolien wie Rauschen (hauptsachlich 50 Hz Netzfrequenz) befreit wurden.
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Bild 5-3: Rohsignale von Vorkammerdruck, Vorkammerthermoelement VK3 und OTE im Haupt-
brennraum Bl und BM

In Bild 5-3 sind exemplarisch die dynamischen Anteile der Rohsignalverlaufe der
Oberflachenthermoelemente an den Stellen ,Bank Innen® (BI), ,Bank Mitte® (BM),
Vorkammer ,VK3“ und das Drucksignal in der Vorkammer ,pVK" des gleichen Ar-
beitsspiels dargestellt (Nomenklatur nach Bild 3-6). Bei den Verlaufen der Messstel-
len ,BI“ und ,BM" erkennt man den zeitlichen Verzug und damit den Fortschritt der
Flammenfront durch den Brennraum sowie auch die zeitliche Verzégerung zur Ver-
brennung in der Vorkammer. Analog dem Druckverlauf in der Vorkammer ist im
Temperaturverlauf des Vorkammerthermoelements ,VK3“ die Vorkammerverbren-
nung ebenso erkennbar. So steigt der gemessene Warmeeintrag analog dem Druck-
verlauf wahrend der Initialverbrennung in der Vorkammer, sinkt wieder ab und detek-
tiert erneut einen Temperaturanstieg durch die Verbrennung im Hauptbrennraum.
Dieser zweite Anstieg ist auf die vom Hauptbrennraum in die Vorkammer einstro-
menden verbrannten Anteile der Ladung des Hauptbrennraumes zurtckzufihren,
welche durch die Uberstrdmkanale in die Vorkammer eindringen. Durch die dabei
auftretende hohe Turbulenz in der Vorkammer wird die Grenzschicht an der Wand
verkleinert und es stromt verbranntes, heilles Gas deutlich naher an der Messstelle
vorbei, wodurch ein hoherer Warmestrom und damit ein erhohter Warmeeintrag in
die Bauteile der Vorkammer hervorgerufen wird.
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Zur Bestimmung des Zeitpunktes, an welchem die Flamme die Messstelle passiert,
wurde der maximale Gradient der gefilterten Temperatursignale definiert, da so das
gleiche Kriterium zur Erkennung der Flamme fur alle Messstellen unabhangig von
der tatsachlichen Temperaturerh6hung gilt.

ar
d¢ max

Flamme —

Mithilfe dieses Ansatzes kann die unterschiedliche Laufzeit bis zu den verschiedenen
Messstellen bestimmt und so auch auf die unterschiedliche Flammenausbreitung im
Brennraum analysiert werden. Im Falle des Referenzpunktes ergibt sich somit fur die
jeweiligen Messstellen die in Bild 5-4 dargestellte zeitliche Abfolge.
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Bild 5-4: Vergleich der erkannten Flamme an den verschiedenen Messstellen iiber 50 gemittel-
ten Arbeitsspielen

Diese Messtechnik hat sich bei der extrem hohen mechanisch-thermische Einwir-
kung an einigen Messstellen als nur begrenzt haltbar erwiesen, weshalb nicht alle
Versuchsmessstellen wahrend der gesamten Versuchszeit zur Verfigung standen.
Folglich ist kein vollstandiges, zeitliches Abbild der Flammenfront im Brennraum
moglich, sondern nur von den verbleibenden Messstellen eine relative Aussage zur
lokalen Anderung der Flammenfront aufgrund der geanderten Motorparameter.

An den jeweiligen Zeitpunkten der Flammendetektion mit Hilfe des jeweiligen OTE
lasst sich ableiten, dass die Verbrennung im inneren Ring, also nach Austreten aus
der Vorkammer, in Richtung Einlass- und Auslassventile etwas schneller stattfindet
als quer dazu. Grund hierfur ist die asymmetrische Ausbreitung der Ziundfackeln aus
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den Ubertrittsbohrungen der Vorkammer und der sehr geringe Drall der Ladung im
Hauptbrennraum.

Bei der Betrachtung der Einzelarbeitsspiele wurde aufgrund der Temperaturerho-
hung der Bauteile durch die Verbrennung in Zusammenarbeit mit dem Projektpartner
Institut fir Automatisierungstechnik der Universitat der Bundeswehr, Neubiberg bei
Mulnchen, ein Detektionskriterium [12] entwickelt, welches erlaubt, Zindaussetzer mit
Hilfe der verbauten Glihkerze zu erkennen. Dieser Ansatz basiert auf einer Wider-
standsanderung der Vorkammergluhkerze Uber der Temperatur und kann mit einer
kleinen angelegten Spannung das Aufheizverhalten der Gluhkerze durch die Ver-
brennung bewerten. Fallt das Aufheizen geringer aus als bei den vorhergehenden
Arbeitsspielen, liegt ein aussetzendes Arbeitsspiel vor und es kann Arbeitsspiel
spezifisch und Zylinder individuell die Bestromung der Glihkerze nachgeregelt
werden. Damit Iasst sich eine sichere Entflammung durch den erhéhten Warmeein-
trag in die Entflammungshilfe der Vorkammer fur die folgenden Arbeitsspiele gewahr-
leisten und damit das Laufverhalten des Motors stabilisieren.

Somit kann beim vorliegenden Brennverfahren mit der Glihkerze als Zindquelle eine
Aussetzererkennung ohne weitere zusatzliche Sensorik erfolgen.

5.3 Einfluss der Vorkammer

5.3.1 Einzelarbeitsspiele

Zur thermodynamischen Auswertung wurden aus 50 Einzelarbeitsspielen gemittelte
Arbeitsspiele herangezogen, um eine gute Aussagequalitdt Uber den jeweiligen
Betriebspunktes zu erhalten. Zur Detektion der Entflammungseigenschaften in der
Vorkammer und zur Erkennung einzelner klopfender Arbeitsspiele ist dies wiederum
zu ungenau. Daher wurde die Druckverlaufsanalyse so angepasst, dass auch die
einzelnen Arbeitsspiele der gemittelten 50 Arbeitsspiele detailliert analysiert werden
konnen. So ist hier vor allem der Druckverlauf bezlglich klopfender Verbrennung
interessant.

In Bild 5-5 ist der aus 50 Arbeitsspielen gemittelte Druckverlauf in der Vorkammer
(pVK) fur den Referenzpunkt bei etwa 17 bar effektivem Mitteldruck dargestellt.
Charakteristisch fur den Vorkammerdruckverlauf ist der deutliche Anstieg durch die
dort stattfindende Verbrennung, dann fallt der Druck mit Vorkammerbrennende
wieder ab, um mit einsetzender Verbrennung im Hauptbrennraum wieder anzustei-
gen.

Die Abweichungen von 50 aufeinander folgenden Arbeitsspielen sind ebenfalls
eingetragen, um die Streuung sowohl im Niveau als auch in der zeitlichen Abfolge
exemplarisch aufzuzeigen. Im gemittelten Verlauf des Druckes in der Vorkammer,
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grau dargestellt, erkennt man durch eine leichte Absenkung der Steigung nach dem
Bestromungsbeginn der Hochdruckeinblasung den tatsachlichen Beginn der Einbla-
sung der Pilotgasmasse und damit den effektiven Verzug, bis merklich Brenngas in
die Vorkammer einstromt und einen geringen Kuhlungseffekt aufgrund der Entspan-
nung um Uber 100 bar bewirkt. Der Druckanstieg durch die Entflammung in der
Vorkammer liegt relativ stabil nach dem bemerkbaren Kihlungseffekt.
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Bild 5-5: Gemittelter Druckverlauf von 50 Arbeitsspielen in der Vorkammer mit den arbeitspiel-
spezifischen Werten von Einblasebeginn, Verbrennungsbeginn, maximaler Vorkammer-
verbrennungsdruck und Ende Vorkammerverbrennung

Vergleicht man jedes einzelne der 50 Arbeitsspiele (Bild 5-6) untereinander mit den
Zeitpunkten von

e Bestromungsbeginn des Hochdruckinjektors,

e erkennbarer Druckabsenkung durch tatsachlichen Einblasebeginn (fiVKEB),
e Druckanstieg durch Verbrennung (fiVKBB),

e Lage des Maximaldrucks durch die Vorkammerverbrennung (fiVKmax) und

e Angleichung des Vorkammerdrucks nach Verbrennung auf das Druckniveau
im Hauptbrennraum (VKBE),

so erkennt man, dass der Verlauf der Druckkurve ab Gaseinblasung verhaltnismafig
stabil liegt. Somit ist die Variation der Verbrennung in der Vorkammer hauptsachlich
auf die Schwankung der Gemischbildung in der Vorkammer zurtick zu fhren.
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Bild 5-6: Vergleich der Dauern zwischen Bestromungsbeginn in der Vorkammer und Brenn-
dauer der Vorkammerverbrennung

Da die Vorkammer den Initialort der Verbrennung darstellt, wurde gezielt die Ent-
flammung in der Vorkammer untersucht bzw. deren Beeinflussung durch Motorpara-
meter. Es wurden Untersuchungen Uber die Vorkammergeometrie Seitens
MAN Diesel SE unternommen, welche in [17] veroffentlicht sind. Daher wird diese
VariationsgrofRe hier nicht betrachtet.

5.3.2 Einblasedruck

Der Einfluss des eingeblasenen Pilotgases wurde am Referenzpunkt bei etwa 17 bar
effektiven Mitteldruck untersucht. Das Verbrennungsluftverhaltnis im Hauptbrenn-
raum blieb auf Referenzniveau. Die Variation des Vorkammer-Einblasedruckes
erfolgte von 219 bar bis 249 bar. Der Prufstandsaufbau des Projektpartners lie
keinen groReren Bereich zu. Einerseits kann der externe Erdgaskompressor nur bis
250 bar verdichten. Andererseits sah das Sicherheitskonzept des Prifstands eine
Notabschaltung vor, wenn der Einblasedruck unterhalb eines globalen Niveaus von
215 bar absinken wurde, da das Risiko von Aussetzern aufgrund zu langsamen
Einbringens der Pilotgasmenge und des damit einhergehenden mdglichen Motor-
schadens zum damaligen Zeitpunkt als zu hoch eingeschatzt wurde.

Damit der an der Gesamtgasmenge gleiche Anteil als Pilotgasmenge in die Vor-
kammer eingeblasen wurde, ist die Einblasedauer in die Vorkammer entsprechend
angepasst worden. So war sichergestellt, dass das Verbrennungsluftverhaltnis in der
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Vorkammer zum Entflammungsbeginn als konstant bei den verschiedenen unter-
suchten Betriebspunkten angenommen werden konnte.

Innerhalb des untersuchten Druckbereiches blieben die gemessenen Druckverlaufe
in Vorkammer und Hauptbrennraum deckungsgleich. Somit ist kein Unterschied auf
die Verbrennung durch eine Veranderung des Einblasedrucks innerhalb der variier-
ten Grenzen nachzuweisen.

5.3.3 Veranderung der heiBen Stelle (Entflammungsort)

Fir die Entflammung und damit den Verbrennungsbeginn ist eine heilde Stelle in der
Vorkammer verantwortlich. Da dies der Ausgangspunkt fur die Verbrennung ist,
wurde auch der geometrische Einfluss dieses Initialortes der Verbrennung unter-
sucht. Anstelle der ursprunglich eingesetzten keramischen Glihkerze (Bild 5-7)
wurde eine Eigenentwicklung der MAN Diesel SE, im folgenden als Hotspot bezeich-
net, als Alternatividsung untersucht. Diese Entflammungshilfe kennzeichnet sich vor
allem durch eine funf mal gréoRere nutzbare Mantelflache und ein etwa 50 % grof3e-
res Reaktionsvolumen sowie durch eine andere Werkstoffauswahl aus, welche
bessere Hochtemperatureigenschaften erwarten Iasst.

Gluhkerze Hotspot

5 mal groRere
nutzbare Mantelflache

50% grofReres
nutzbares Reaktions-
volumen

Bild 5-7: Schematischer Vergleich der Gliihkerze und des sog. Hotspot in der Vorkammer

Bei den untersuchten Betriebspunkten war im Referenzpunkt keine Anderung im
Druckverlauf und somit auch bei der Verbrennung erkennbar. Der Druckverlauf im
Hauptbrennraum und der daraus berechnete Brennverlauf liegen innerhalb der
messbaren Toleranz.

Allerdings zeigt sich an den Laufgrenzen des Motors ein anderes Verhalten. Die
Laufruhe des Motors ist vor allem an der Aussetzergrenze (R+3°KW) deutlich besser.
Die Varianz und die Standardabweichung gehen im Vergleich zur herkommlichen
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5 Experimentelle Untersuchung des Motorbetriebsverhaltens

Gluhkerze fast auf die Halfte zurtick und der Motor lauft dementsprechend gleichma-
Riger (Bild 5-8).
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frih spat friih 3

5 4
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m s_pmi [bar] @ VAR_pmi [%] ms_pZmax [bar] @ VAR_pZmax [%]

Bild 5-8: Varianz und Standardabweichung von indiziertem Mitteldruck und Spitzendruck bei
Einsatz einer keramischen Standardgliihkerze (GK) und des Hotspots und verschiedenem
Bestromungsbeginn (Mitte, Referenz), eff. Mitteldruck 11 bar

Als Beispiel fur die bessere Entflammung an der Aussetzergrenze sind in Bild 5-9
und Bild 5-10 die Druckverlaufe in der Vorkammer von 50 aufeinanderfolgenden
Arbeitsspielen bei einem effektivem Mitteldruck von 11 bar, Referenzverbrennungs-
luftverhaltnis und gleichem Bestromungsbeginn bei der keramischen Gluhkerze und
dem Hotspot dargestellt. Die bessere Entflammung ist an der deutlich geringeren
zeitlichen Variation der Vorkammerverbrennung (6 °KW Hotspot zu 17° KW Gluhker-
ze) und dem hoheren Druckanstieg und —niveau (etwa doppelter Druckanstieg)
wahrend der Vorkammerverbrennung als auch an der geringeren Schwankung der
Druckkurven im Hauptbrennraum erkennbar. Bei der herkdbmmlichen Glihkerze sind
bei diesem Betriebspunkt sowohl bereits erste aussetzende Arbeitsspiele im Druck-
verlauf erkennbar als auch eine sehr hohe Streuung des Maximaldrucks im Haupt-
brennraum.

Dies ist auf die groRere zur Verfugung stehende Oberflache des Hotspots zurickzu-
fuhren, welche eine zuverlassigere Entflammung unter unglnstigen Rahmenbedin-
gungen durch eine groRere aktivierende Flache an der Initialstelle sicher stellt. So
wird die Vorkammerentflammung sowohl deutlich stabiler als auch intensiver und in
engeren Grenzen von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel reproduziert.

52



5 Experimentelle Untersuchung des Motorbetriebsverhaltens
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Bild 5-9: Vorkammerdruckverlauf von 50 Arbeitsspielen mit keramischer Glithkerze bei 11 bar
effektivem Mitteldruck, nahe der Aussetzergrenze und gleichem Bestromungsbeginn (R+3°KW)
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Bild 5-10: Vorkammerdruckverlauf von 50 Arbeitsspielen mit Hotspot bei 11 bar effektivem
Mitteldruck, nahe der Aussetzergrenze und gleichem Bestromungsbeginn (R+3°KW)

p_VK [bar]

Kurbelwinkel [°KW]

Dieses stabilere Laufverhalten ist vor allem bei geringeren Lasten festzustellen. Bei
sehr hoher Last von 20 bar effektivem Mitteldruck und hoher ist die Laufruhe mit dem
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5 Experimentelle Untersuchung des Motorbetriebsverhaltens

Hotspot nur geringfligig besser gegentber der keramischen Glihkerze. Erklarbar ist
dies durch die héheren auftretenden Temperaturen und Drlicke zum Zeitpunkt der
Entflammung.

Diese Optimierung der Entflammungshilfe bietet vor allem bei Verwendung von
Kraftstoff mit unwilligem Verbrennungseigenschaften einen bessern nutzbaren Ar-
beitsbereich des Motors aufgrund der sichereren Entflammungsrandbedingungen
v.a. im Bereich zur Aussetzergrenze hin.
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6 Theoretische Analyse des Betriebsverhaltens

6.1 Thermodynamische Untersuchungen

6.1.1 Bestromungsbeginnvariation

Die Versuche zum Einfluss des Bestromungsbeginns fanden beim Referenz-
Verbrennungsluftverhaltnis statt. Ausgehend vom voreingestellten Bestromungsbe-
ginn R wurde an allen Zylindern die Pilotgaseinblasung mit dem gleichen Offset nach
.Frih“ (R-x) verstellt, bis an einem der Motorzylinder Klopfen detektiert wurde. Nach
~opat* (R+x) wurde der Bestromungsbeginn ebenfalls an allen Zylindern gleich
verstellt, bis erste Zindaussetzer auf einem der Motorzylinder auftraten.

30°KW

B .

Kurbelwinkel [PKW]
R+1°KW ——R+2°KW

40bar

p_VK [bar]

—R-3°KW R

R+3°KW \

Bild 6-1: Vergleich der Druckverldufe in der Vorkammer bei unterschiedlichem Bestromungs-
beginn

Dies wurde bei verschiedenen Lasten untersucht, siehe Bild 5-1, und dabei unter-
schiedlich groRe Bereiche bei der Variationsbreite ergab. So war bei dem Referenz-
verbrennungsluftverhaltnis der groRtmaogliche Variationsbereich bei etwa 11 bar
Mitteldruck (Bild 6-1). Hier liegen etwa 6 "KW zwischen Klopfgrenze (R-3°KW) und
Aussetzergrenze (R+3°KW) des Gesamtmotors. Mit hoherer Last engt sich dieser
Bereich stark ein und verschiebt sich insgesamt nach “Spat®, was durch die erhohte
Reaktionswilligkeit der Zylinderladung aufgrund der hohen Ladungsdichte und héhe-
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6 Theoretische Analyse des Betriebsverhaltens

ren Drucken sowie Temperaturen mit steigender Last bewirkt wird. Bei Maximallast
(etwa 22,4 bar effektiver Mitteldruck) ergibt sich ein Unterschied im Bestromungsbe-
ginn zwischen Klopf- und Aussetzergrenze von nur noch 2 °KW. Dies stellt hohe
Anforderungen nach einer exakten Regelung des Beginns der Hochdruckeinblasung.

Vergleicht man bei einem effektiven Mitteldruck von ca. 11 bar die Druckverlaufe in
der Vorkammer, Bild 6-1, so betragt der Ziundverzug, d.h. die Zeitspanne zwischen
Bestromungsbeginn und merklichem Druckanstieg in der Vorkammer konstant
12,5 °KW. Die Druckanstiegsgeschwindigkeit nimmt bei fruhem Bestromungsbeginn
zu, wahrend der in der Vorkammer erreichte Spitzendruck durch die dortige Verbren-
nung bei allen Betriebspunkten innerhalb dieser Versuchsreihe auf gleichem Niveau
liegt. Durch die gegen Null gehende Kolbengeschwindigkeit am OT wird mit spate-
rem Einblasebeginn entsprechend weniger Ladungsmasse aus dem Hauptbrenn-
raum in die Vorkammer pro °’KW geschoben, was zu einer geringeren Turbulenz in
der Vorkammer fuhrt und dort eine langsamere Verbrennung aufgrund geringerer
Transportgeschwindigkeit bedeutet.
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Bild 6-2: Spezifischer Brennverlauf bei verschiedenem Bestromungsbeginn, Referenzverbren-
nungsluftverhiltnis und einem effektivem Mitteldruck von p,,.=11bar

Der Zeitpunkt des maximalen Druckes durch die Vorkammerverbrennung liegt bei
16 °’KW nach dem jeweiligen Bestromungsbeginn, unabhangig wann dieser stattge-
funden hat. Die Vorkammerverbrennung ist nach weiteren 4 °KW abgeschlossen.
Das am Ende der Vorkammerverbrennung erreichte Druckniveau wird nur durch die
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Kompression im Hauptbrennraum bestimmt, wahrend die Verbrennung in der Vor-
kammer hierauf keinen nachweisbaren Einfluss hat.

Betrachtet man den Hauptbrennraum, erkennt man deutliche Unterschiede bei
verandertem Bestromungsbeginn der Hochdruckeinblasung. Der Brennverlauf, Bild
6-2, reagiert signifikant auf einen veranderten Bestromungsbeginn der Pilotgasein-
blasung. An ihm ist sehr gut die fir Vorkammermotoren typische Uberhéhung am
Anfang der Verbrennung aufgrund der fetten Vorkammerverbrennung erkennbar. Die
Entflammung und Verbrennung wird sowohl von der Temperatur und dem Druck im
Brennraum als auch durch die Ladungsbewegung beeinflusst. So ist aufgrund der
Brennraumgeometrie mit einem linsenférmigen Kolben vor dem Zind-OT eine starke
Quetschstrdomung vorhanden, welche eine hohe Brenngeschwindigkeit aufgrund der
hohen Turbulenz (v. a. Squish) im Brennraum ermdglicht. Dies fordert eine hohe
Verbrennungsrate. Bei spatem Bestromungsbeginn erfolgt der Groldteil der Verbren-
nung erst nach dem ZOT. In diesem Zeitraum liegt aufgrund der VolumenvergroRRe-
rung allerdings eine geringere globale, abfallende Turbulenz im Brennraum vor,
weshalb auch die Energieumsetzung verschleppt stattfindet.
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Bild 6-3: Summenbrennverlauf bei verschiedenem Bestromungsbeginn (p.. etwa 11 bar)

Die Brenndauer wird daher mit spaterem Bestromungsbeginn langer. Bei friherem
Bestromungsbeginn (R-3°KW) brennt die Zylinderladung schneller durch, wie der aus
dem Druckverlauf berechnete Brennverlauf bzw. der spezifische Summen-
brennverlauf, Bild 6-3, verdeutlichen. Der Abstand von 10 % bis 90 % der Energie-
umsetzung erhoht sich von 20 °KW auf 32 °KW, vergleicht man die beiden Punkte
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,R-3°KW* und ,R+3°KW* dieser Versuchsreihe, also jeweils um 3 °KW friherer und
spaterer Bestromungsbeginn als Referenz.
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Bild 6-4: Veranderung der Brennverlaufsabschnitte 10 % - 50 % Umsatz, 50 % - 90 % Umsatz
und kumuliert 10 % - 90 % Umsatz (p,. etwa 11 bar)
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Bild 6-5: Temperaturverlauf bei verschiedenem Bestromungsbeginn (p,,. etwa 11 bar)
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Dabei sind in der ersten Halfte der Verbrennung geringere Anstiege in der Brenn-
dauer feststellbar als in der zweiten Halfte, siehe Bild 6-4. Hier steigt mit spaterem
Bestromungsbeginn die Zeit von 10 % - 50 % Energieumsatz in geringerem Malde an
als der Zeitraum von 50 % - 90% Energieumsatz. Dies ist auch mit der im Brennraum
vorhandenen Turbulenz erklarbar, welche stetig abnimmt und damit die Transportge-
schwindigkeit im Brennraum reduziert. Dabei ist aber zu berucksichtigen, dass der
Ausbrand mit spatem Bestromungsbeginn auf etwa 90 % der gesamten Zylinderla-
dung sinkt, wie auch die erhéhten Kohlenwasserstoffemissionen belegen (Bild 6-7).
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Bild 6-6: Druckverlaufe bei verschiedenem Bestromungsbeginn (p,. etwa 11 bar)

Das unterschiedliche Durchbrennen ist ebenfalls im Druck- und Temperaturverlauf
erkennbar (Bild 6-5 und Bild 6-6), welche letztendlich Folge der unterschiedlich
schnellen Energieumsetzung ist. So steigt das Niveau des auftretenden Drucks und
der Massenmitteltemperatur mit friherem Bestromungsbeginn. Hierbei bedeuten
etwa 3 °KW friherer Bestromungsbeginn gegeniber der Referenz ,R* eine erhdhte
Spitzentemperatur von etwa 160 K, welche sogar 6 °KW friher erreicht wird. Wird
um 3 °KW spater als Referenz mit der Einblasung begonnen, so reduziert sich die
Spitzentemperatur um 200 K, welche aber auch deutlich spater gegenuber dem Wert
der Referenz erreicht wird.

Der Spitzendruck wird bei um 3 °’KW nach ,Frih“ verschobenem Bestromungsbeginn
um ebenfalls etwa 3 °KW fruher erreicht, wobei der maximale Druck um ca. 12 bar
hdéher liegt. Wird der Bestromungsbeginn um 3 °’KW nach spat gelegt, so sinkt wegen
der verschleppten Verbrennung der erreichte Spitzendruck deutlich um 20 bar bei
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einer 6 °KW spateren Lage. Der indizierte Mitteldruck pn,; des Messzylinders unter-
schiedet sich dabei zwischen den beiden Werten um etwa 0,4 bar.
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Bild 6-7: NO,- und HC-Rohemissionen bei unterschiedlichem Bestromungsbeginn
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Bild 6-8: Vergleich des Variationskoeffizienten VAR und der Standardabweichung o des indi-
zierten Mitteldrucks p,, und des Spitzendrucks pzn.x bei verschiedenem Bestromungsbeginn
(Pme etwa 11 bar)
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Wie bereits vorher erwahnt, bestatigen die Emissionen dieses Verhalten mit hohen
Spitzentemperaturen und hohen Kraftstoffumsatz bei frihem Bestromungsbeginn
sowie geringerem Temperaturniveau bei schlechterem Ausbrennen mit spatem
Bestromungsbeginn wieder, Bild 6-7. Die Stickoxidemissionen des Gesamtmotors
steigen bei diesem Lastniveau auf etwa das Doppelte an, wenn der Bestromungsbe-
ginn um 3 °’KW nach ,Fruh“ (R-3°KW) gegenuber der Referenz gelegt wird. Dies
korreliert sehr gut mit der deutlich gestiegenen Massenmitteltemperatur, da die NO-
Emissionen im motorischen Bereich dominant von der Temperatur beeinflusst wer-
den.

Wird der Bestromungsbeginn um 3 °’KW nach ,Spat® (R+3°KW) gegenuber der
Referenz (R) Richtung Aussetzergrenze verschoben, erkennt man an den deutlich
gestiegenen HC-Emissionen, dass der Motor an der Laufgrenze betrieben wird.
Diese Verschiebung des Bestromungsbeginns bewirkt eine Verschlechterung des
tatsachlichen Ausbrandes der Zylinderladung um etwa 3 % und bedeutet letztendlich
eine Erhdhung der unverbrannten Kohlenwasserstoffe um uber 50 %.

Ein weiteres Indiz fir die Laufgrenze des Betriebspunktes R+3°KW ist auch die
deutlich gestiegene Varianz des Zylinderspitzendruckes auf etwa den dreifachen
Wert verglichen mit dem Referenzwert, Bild 6-8.
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Bild 6-9: Auswirkungen des Bestromungsbeginns auf den Wirkungsgrad des Motors bei einem
Pme VON etwa 11 bar

Der effektive Wirkungsgrad des Motors sinkt mit spatem Bestromungsbeginn, woflr
zum einen der verschleppte Brennverlauf als auch der damit einher gehende gerin-
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gere Ausbrand der Zylinderladung Ursachen sind. Verstarkt wird dies durch die nach
spat wandernde Lage des Verbrennungsschwerpunktes, welche ebenfalls zu einer
den Wirkungsgrad mindernden Warmefreisetzung fuhrt.

Bei hoherer Last liegen die Grenzen des Betriebsbereiches naher beieinander, wobei
aber die Verschleppung des Brennverlaufs an der Aussetzergrenze nicht so deutlich
auftritt wie bei der hier betrachteten mittleren Last.

6.1.2 Verbrennungsluftverhaltnisvariation

Beim zur Verfigung gestellten Versuchstrager erfolgten die Untersuchungen im
leistungsgeregelten Generatorbetrieb, d.h. die Motorregelung hielt die Drehzahl und
die Leistung des Motors immer konstant. Die HaupteinflussgroRe fur die Leistung ist
die zugefuhrte Brenngasmenge, weshalb fur die Variation des Verbrennungsluftver-
haltnisses die Luftmenge variiert werden musste, da bei Reduzierung der Kraftstoff-
masse der Motor Leistung verliert. Dies bedingt allerdings beim Vergleich der ver-
schiedenen Verbrennungsluftverhaltnisse andere Kompressionslinien des Motors, da
die Kraftstoffmenge nur etwa 3 % der Gesamtladungsmenge betragt, entsprechend
dem Mindestluftbedarf von Ergas mit 17 kg Luft pro kg Brennstoff. Dies bedeutet
letztendlich unterschiedliche Temperatur- und Druckverhaltnisse im Brennraum bei
Verbrennungsbeginn.

Vorteilhaft bei diesem Vorgehen ist, dass innerhalb der Variation der Mitteldruck
konstant bleibt, was fur industrielle Anwendungen des Motors im Generatorbetrieb
die sinnvollere Variationsrichtlinie darstellt. Ein weiterer Vorteil ist, dass immer die
gleiche Gesamtenergiemenge an Kraftstoff umgesetzt wird.

Vergleicht man den Wirkungsgrad bei verschiedenem Verbrennungsluftverhaltnis,
Bild 6-10, so erkennt man, dass bei anteilig geringerer Luftmasse der Wirkungsgrad
steigt und erhohte Stickoxidemissionen messbar sind. Dieses Verhalten spricht fur
eine schnellere Verbrennung bei luftarmerem Gemisch, wodurch hohere Spitzen-
temperaturen erzielt werden, wofur die NO4-Emissionen einen guten Indikator dar-
stellen.
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Bild 6-10: Vergleich des Wirkungsgrades bei verschiedenem Verbrennungsluftverhéltnis und
konstatem Bestromungsbeginn
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Bild 6-11: Vergleich der spezifischen Brennverldufe bei unterschiedlichem Verbrennungsluft-
verhiltnis und konstantem Bestromungsbeginn

Die Brennverlaufe der untersuchten Betriebspunkte bei verschiedenem Verbren-
nungsluftverhaltnis (Bild 6-11) zeigen, dass bei geringerem Luftiberschuss (R-0.1,
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Jfetter’) die Energieumsetzung am schnellsten stattfindet und auch die hdchste
absolute Rate erreicht. Bei allen Brennverlaufen ist der fur Vorkammermotoren
typische steile Anstieg am Beginn des Brennverlaufs feststellbar, wobei die Energie-
umsetzung bei dem geringsten untersuchtem Verbrennungsluftverhaltnis mit dem
gleichen Gradienten in der Hauptverbrennung weiter gefuhrt wird, welcher durch die
Vorkammerverbrennung initiiert wird. Dieser sehr hohe Gradient bringt die hochste
Energieumsatzrate und das schnellste und effektivste Durchbrennen der Ladung.
Dies findet sich auch im Druck- und Temperaturverlauf wieder. Bei steigendem
Verbrennungsluftverhaltnis (=mager) wird die Uberhdhung durch die fette Vorkam-
merverbrennung am Anfang des Brennverlaufs immer deutlicher. Dies deutet auf die
hohere Aktivierungsenergie der im Hauptbrennraum befindlichen Ladung hin. Damit
lasst sich bei magerer Ladung auch das langsamere Durchbrennen mit einem gerin-
geren Maximalwert bei der Energieumsetzung erklaren. Die Brenndauer verlangert
sich um 20 % bei einer Erhéhung des Verbrennungsluftverhaltnisses um 0,4 Einhei-
ten von R-0.1 (,fett”) auf R+0.27 (,mager®).

Da der Bestromungsbeginn konstant gehalten wurde, liefert das schnelle Durchbren-
nen bei geringem, fetterem Verbrennungsluftverhaltnis allerdings eine Reduzierung
des Wirkungsgrades. Grund hierfur ist, dass der Schwerpunkt der Verbrennung bei
konstant gehaltenem Bestromungsbeginn der Pilotgaseinblasung zu frih liegt, um
eine Wirkungsgradverbesserung zu erzielen.
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Bild 6-12: Druckverlauf der Versuchsreihe Verbrennungsluftverhiltnis
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Im Vergleich der Druckverlaufe (Bild 6-12) erkennt man die verschiedenen Kompres-
sionslinien sehr gut, welche durch die unterschiedlichen Luftmengen bei konstanter
Kraftstoffmenge in dieser Versuchsreihe bedingt sind. Trotz des um etwa 10 bar
geringeren Druckniveaus zu Verbrennungsbeginn bei dem ,fettesten®, d. h. luftarms-
ten Verbrennungsluftverhaltnis (R-0.1) wird durch die schnelle Verbrennung ein
Zunddruck auf etwa gleichem Niveau innerhalb dieser Versuchsreihe erreicht. Insge-
samt wird der bei fetterem Verbrennungsluftverhaltnis wegen der geringeren Luft-
masse niedrigere Kompressionsdruckverlauf durch den schnelleren und hdheren
Druckanstieg infolge der Verbrennung ausgeglichen. Dies bedeutet, dass die Druck-
erhdhung durch die schnellere Verbrennung Uber 10 bar betragt.
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Bild 6-13: Temperaturverlauf der Versuchsreihe Verbrennungsluftverhaltnis

Beim Vergleich der Temperaturkurven (Bild 6-13) liegen die Kompressionslinien auf
gleichem Niveau, wahrend sich die Spitzentemperaturen deutlich unterscheiden.
Durch die unterschiedlich schnelle Warmefreisetzung werden zwischen den beiden
Extremwerten dieser Versuchsreihe etwa 200 K Spitzentemperaturdifferenz erreicht.
In dieser Messreihe fallt die gemessene Abgastemperatur zwischen dem fettestem
und magerstem Versuchspunkt um rund 60K ab.

6.1.3 Lastvariation

Mit einer Lastvariation wurde der Einzeleinfluss des Mitteldruckes auf die Verbren-
nung untersucht. Allerdings war bei Referenzverbrennungsluftverhaltnis aufgrund
des engen und nach spat verschobenem Betriebsfensters bei hoher Last keine
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Variation des Mitteldruck mit gleichem Bestromungsbeginn maéglich (Bild 5-1). So
musste, um mit dem gleichen Bestromungsbeginn die Last variieren zu kénnen,
gegenuber dem Referenzverbrennungsluftverhaltnis um 0,1 Einheiten angefettet
werden.
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Bild 6-14: Spezifischer Brennverlauf bei unterschiedlichem effektivem Mitteldruck

Vergleicht man die mit der DVA ermittelten Brennverlaufe (Bild 6-14) bei einem
effektiven Mitteldruck von rund 11 bar, 17 bar und 22 bar, so bewirkt eine hohere
Last eine kurzere Verbrennung. Zum einen wird der Versuchsmotor bei gesteigertem
Mitteldruck mit einem hoheren Ladedruck betrieben. Dies beglnstigt ein schnelles
Durchbrennen der Ladung, da bei gleicher Kompression hoéhere Verdichtungsend-
drucke erreicht werden. Zum anderen ergibt die hohere Energiemenge mit hoherer
Last ebenfalls ein schnelleres Durchbrennen, da die Temperatur wahrend der
Verbrennung schneller ansteigt und diese ebenfalls die Reaktionsgeschwindigkeit
begunstigt.

Das hohere Druckniveau durch die groRere Ladungsdichte bei hdherem Mitteldruck
ist im jeweiligen Druckverlauf (Bild 6-15) eindeutig erkennbar, wogegen die Massen-
mitteltemperatur wahrend der Verdichtungsphase gleiches Niveau besitzt und erst
durch die Verbrennung deutliche Differenzen aufweist. Dies geht auch aus der héhe-
ren maximalen Massenmitteltemperatur und dem friherem Erreichen dieser mit
steigender Last in Bild 6-16 hervor.
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Bild 6-16: Maximale Massenmitteltemperatur bei unterschiedlicher Last, sowie deren relative
Lage

Dies begunstigt die Entflammungsneigung im Endgasbereich, weshalb sich die
Betriebsgrenzen, Klopfgrenze Richtung ,frih“ und Aussetzergrenze Richtung ,spat”,
mit steigender Last zu spaterem Bestromungsbeginn verschieben, wie auch Bild
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6-17 verdeutlicht. So wird trotz spaterem Bestromungsbeginn bei héherer Last ein
besserer Wirkungsgrad wegen der schnelleren Verbrennung erreicht.

Bei mittlerer Last (pme=11.11 bar) und konstantem Bestromungsbeginn, wird ein um
etwa 3,5 % geringerer Wirkungsgrad als bei Maximallast erreicht. Dies wird durch die
vorher beschriebenen Mechanismen, geringeres Druckniveau und dadurch langsa-
meres Durchbrennen der Ladung, verursacht. Dass der hdchste Wirkungsgrad nicht
bei Volllast erreicht wird, liegt an der Verstellung des Verbrennungsluftverhaltnisses
hin zu fett gegenuber der Referenz, da sonst der Bestromungsbeginn innerhalb
dieser Versuchsreihe wegen der Klopfgrenze nicht konstant gehalten werden konnte.
Deshalb stellt diese Versuchsreihe keinen optimalen Betrieb fur den Motor mehr dar.
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Bestromungsbeginn [°KW] (spat->)

¢22.25 m16.66 A 11.11

Bild 6-17: Vergleich des Wirkungsgrades bei verschiedener Last und dabei jeweils variiertem
Bestromungsbeginn

Vergleicht man die unverbrannten Kohlenwasserstoffe und die Stickoxidemissionen
bei den verschiedenen Lasten, Bild 6-18, so spiegelt sich auch hier der Verlauf des
Wirkungsgrades wieder. Mit steigender Last sinken die HC-Emissionen, entspre-
chend einem guten Ausbrand der Ladung und dem damit einhergehenden guten
indizierten Wirkungsgrad. Analog steigen die NOx-Emissionen mit hoherer Last,
welche auf die im Brennverlauf belegte schnelle Verbrennung bei steigendem Mittel-
druck und die damit einher gehenden hoheren Maximaltemperaturen im Brennraum
zuruckzufihren ist. Zur Verdeutlichung der Laufgrenze, welche der eingestellte
Bestromungsbeginn bei diesem Verbrennungsluftverhaltnis darstellt, ist die jeweilige
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Variationsbreite des Bestromungsbeginns und dessen Auswirkung auf die Emissio-
nen in Bild 6-18 dargestelit.
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Bild 6-18: NO,- und HC-Emissionen bei unterschiedlicher Last

6.1.4 Ladeluftvariation

Als Einflussgréfie wurde die Ladelufttemperatur mit der thermodynamischen Auswer-
tung ebenfalls untersucht. Der Versuchsbereich erstreckte sich zwischen 33 °C bis
52 °C Ladelufttemperatur, welche Uber den am Motor verbauten Ladeluftkihler
innerhalb dessen Grenzen eingeregelt wurde, d. h. zwischen maximalem und mini-
malem Kuhlwasserdurchsatz.

Die Erhéhung der Ladelufttemperatur spiegelt sich in der erhéhten Temperatur zum
Zeitpunkt ,Einlass schliel3t“ wieder (Bild 6-19).
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Bild 6-19: Vergleich der Temperatur im Brennraum zum Zeitpunkt “Einlass schlieft*
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Bild 6-20: Brennverlauf bei unterschiedlicher Ladelufttemperatur

Bei Betrachtung der Brennverlaufes (Bild 6-20) stellt sich heraus, dass der Einfluss
der Ladelufttemperatur fur den Energieumsatz und den erreichten Spitzendruck sehr
gering ausfallt. So andert sich der Brennverlauf bei unterschiedlicher Ladelufttempe-
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ratur nur wenig. Lediglich bei Verbrennungsende sind geringe Unterschiede erkenn-
bar.
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Bild 6-21: Vergleich der Varianz des Spitzendrucks bei unterschiedlicher Ladelufttemperatur

Auf die Verbrennungsstabilitat hat die Ladelufttemperatur ebenfalls nur einen gerin-
gen Einfluss. Die Varianz des Spitzendruckes nimmt mit hoherer Ladelufttemperatur
tendenziell ab. In Bild 6-21 kann man die sinkende Varianz des Spitzendruck
VAR zmax bei verschiedener Last (11 bar und 17 bar effektiver Mitteldruck) tber der
Ladelufttemperatur erkennen.

Auf die Emissionen hat die Ladelufttemperatur einen etwas groReren Einfluss (Bild
6-22). So bringt eine Erhdhung der Ladelufttemperatur von 33 °C auf 52 °C eine
Reduzierung der unverbrannten Kohlenwasserstoffe von tUber 8 %. Forderlich fir die
Reduzierung der HC-Emissionen ist sicherlich das héhere Temperaturniveau, auf
dem die gesamte Verbrennung stattfindet. Die Stickoxide werden bei dieser Ver-
suchsreihe erst ab einer Ladelufttemperatur unter 35 °C reduziert, dartber bleiben
sie auf gleichem Niveau.

Diese Unterschiede in den Emissionen sind in erster Linie auf das unterschiedliche
Temperaturniveau zurick zu fihren, da der Brennverlauf bei den hdheren Ladeluft-
temperaturen erst zu Verbrennungsende eine geringe Verkurzung erkennen |asst.
Dies bestatigen auch der bessere Ausbrand der Ladung bei hoherer Ladelufttempe-
ratur und die damit einhergehenden, geringeren Emissionen an unverbrannten
Kohlenwasserstoffen. Aufgrund der steigenden Temperaturen im Brennraum mit
héherer Ladelufttemperatur erhéht sich aber auch die Abgastemperatur, was eine
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héhere Enthalpie im Abgas bedeutet. Dies wiederum wirkt sich auf den am Ver-
suchsmotor verbauten Abgasturbolader aus. Somit wirkt mehr Energie auf die Turbi-
ne, was eine geringe Erhéhung der Luftmenge verdichterseitig hervorruft und somit
das Gemisch abmagert. Das bewirkt ein etwa gleichbleibendes Niveau der Stickoxi-
de ab einer Ladelufttemperatur von 40°C, da die erhdhte Brennraumtemperatur nach
aulden hin durch die geringfugige Abmagerung kompensiert wird.

Der Wirkungsgrad des Gesamtmotors wurde durch den untersuchten Ladelufttempe-
raturbereich nur innerhalb der Messtoleranz beeinflusst.
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Bild 6-22: NO,- und HC-Emissionen bei verschiedener Ladelufttemperatur

6.1.5 Einfluss der Methanzahl

Die Methanzahl hat einen sehr starken Einfluss auf das Entflammungs- und Durch-
brennverhalten der Zylinderladung. Sinkt die Methanzahl unter MZ 80, so ist auch
der erreichbare Mitteldruck limitiert, da durch die Verdichtung der Ladung bereits so
hohe Driicke und Temperaturen im Brennraum entstehen, dass das Risiko klopfen-
der Verbrennung extrem steigt [31]. Diesem wird mit einem angepassten Motorbe-
trieb, wie magerem Verbrennungsluftverhaltnis und spaterem Bestromungsbeginn,
begegnet.

Die Verbrennungseigenschaften der untersuchten Gase mit Methanzahl MZ 92,
MZ 70 und MZ 60 ermoglichten es nicht, die Versuche mit der gleichen Motoreinstel-
lung durch zu fUhren. Deshalb erfolgte die Differenzierung zwischen den verschiede-
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nen Klopffestigkeiten des Kraftstoffs gestuft, d.h. bei angepasstem Verbrennungsluft-
verhaltnis, siehe auch Bild 5-2. Diese Versuchsreihe erfolgte bei einem effektiven
Mitteldruck von ca. 11 bar, um eine moglichst groRe Basis abdecken zu kénnen.

Dem Erdgas aus dem kommunalen Versorgungsnetz wurde zur Variation der Me-
thanzahl Propan zugemischt. Mit Hilfe eines Methanzahlsensors ist die Methanzahl
und damit das Mischungsverhaltnis Uberpruft worden. Ziel war es, einen Wirkungs-
grad optimalen Betrieb des Motors bei unterschiedlicher Methanzahl zu erreichen.
Vorteilhaft bei Propan ist, dass der Heizwert dem von Methan entspricht und die
Dichte der Gesamtladung nur geringfugig beeinflusst wird.
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Bild 6-23: Vergleich des 10 % Energieumsatzpunktes bei einer Methanzahl von MZ 92 und
MZ 70 iiber dem Bestromungsbeginn

Bei gegenuber reinem Erdgas reduzierter Methanzahl erfolgt das Durchbrennen der
Zylinderladung entsprechend der gunstigeren Entflammungseigenschaften des
Kraftstoffs schneller. Der Zindverzug reduziert sich mit kleinerer Methanzahl eben-
falls, da das Gas eine geringere Aktivierungsenergie bendtigt. Bei einer Absenkung
der Methanzahl von MZ 92 auf MZ 70 und sonst gleichen Motoreinstellungen wird
daher der 10 % Umsatzpunkt um 3 °KW friher erreicht, siehe Bild 6-23. Alternativ
muss fur einen gleichen 10% Umsatzpunkt die Hochdruckeinblasung etwa 5°KW
spater begonnen werden, d.h. der Zindverzug sinkt erheblich. Die Brenndauer selbst
verkurzt sich vor allem bei spaterem Bestromungsbeginn um bis zu 35 % (Bild 6-24).
Die Kurve des fahrbaren Bereiches liegt etwa 6°KW spater als bei MZ 92, d.h. Aus-
setzer und Klopfgrenze sind entsprechend nach spat verschoben. Die minimalen HC-
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Emissionen liegen bei beiden Methanzahlen an der Klopfgrenze bei etwa 2500 ppm
und steigen mit jeweils spaterem Bestromungsbeginn an, wobei die Kurve bei gerin-
gerer Methanzahl flacher verlauft. Dieser bessere Ausbrand ist durch die héhere
Reaktionsfreudigkeit der Propan-Erdgasmischung begrindet.

Dieses schnellere Durchbrennen erkennt man ebenfalls am besseren Laufverhalten
des Motors. So nimmt das Niveau der Varianz des Spitzendrucks mit fallender Me-
thanzahl ab. Mit dem besseren Entflammungsverhalten bei niedrigerer Methanzahl
und damit stabileren Verbrennungsablauf ist dies erklarbar.
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Bild 6-24: Vergleich der Brenndauer und HC Emissionen bei verschiedener Methanzahl und
sonst gleichen Bedingungen
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Bild 6-25: Einfluss der Methanzahl auf die Brenndauer (10 % - 90 %) bei zueinander gleichem,
aber zu Referenzbedingungen erhéhtem Verbrennungsluftverhaltnis

Bei den Untersuchungen zur Methanzahl MZ 60 musste das Verbrennungsluftver-
haltnis um 0,3 Einheiten zur Referenz abgemagert werden, damit der gleiche Bereich
des Bestromungsbeginns abgedeckt werden konnte wie bei einer Methanzahl MZ 92.
Dementsprechend wurde auch bei MZ 70 abgemagert (Bild 6-25). Die Umsetzungs-
raten 10%-90% erfolgen bei MZ 60 etwa konstant 2°KW schneller als bei MZ 70
aufgrund der gunstigeren Zundwilligkeit.

Bei konstantem Bestromungsbeginn sinken die Rohemissionen an unverbrannten
Kohlenwasserstoffen mit fallender Methanzahl, wahrend die Stickoxidemissionen
steigen, Bild 6-26 und Bild 6-27. Beides liegt am beschleunigten Durchbrennen der
Ladung, weshalb hohere Massenmitteltemperaturen auftreten, welche einerseits flur
einen besseren Ausbrand forderlich sind und andererseits aber die NO,-Emissionen
erhdhen. Bei einer Reduzierung der Methanzahl von MZ 92 auf MZ 70 stellt sich der
gleiche Emissionswert der Stickoxide bei etwa 5°KW spaterem Bestromungsbeginn
ein.

Auch mit der Zumischung von Propan war der minimal erreichbare Wert an HC-
Rohemissionen bei knapp 2500 ppm. Trotz der geringeren Aktivierungsenergie bei
sinkender Methanzahl brennt der Zylinderinhalt im Bestpunkt nicht besser aus. Dies
deutet auf den Anteil an HC hin, welcher am Versuchsmotor durch Quencheffekte
verursacht wird und durch die Verbrennung alleine nicht mehr reduzierbar ist.

75



6 Theoretische Analyse des Betriebsverhaltens

4500
5°KW

w

o

o

o
I

RN

(&)

o

o
I

Bestromungsbeginn [°KW] (spat->)

¢ MZ70 HC e MZ 60 HC

Bild 6-26: Unverbrannte Kohlenwasserstoffe bei verschiedener Methanzahl
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Bild 6-27: Stickoxidemissionen bei verschiedener Methanzahl, Verbrennungsluftverhaltnis um
0,3 Einheiten erhoht zu Referenz MZ 92
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Bild 6-28: Wirkungsgrad bei Methanzahl MZ 92 und MZ 70 und gleichem Verbrennungsluftver-
héltnis
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Bild 6-29: Vergleich des Wirkungsgrades bei MZ70 und MZ60 und gleichem
Verbrennungsluftverhiltnis

Der Wirkungsgrad steigt bei diesem Lastbereich von etwa 11 bar effektivem Mittel-
druck aufgrund des schnelleren Durchbrennens mit abnehmender Methanzahl an,
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sofern der Bestromungsbeginn konstant gehalten werden kann. Allerdings ist unter-
halb einer Methanzahl von MZ 70 die Klopfgrenze diesbezlglich einschrankend,
weshalb eine wirkungsgradoptimale Pilotgaseinblasung nicht mehr einstellbar ist,
siehe Bild 6-29.

6.2 Untersuchungen zur Klopfgrenze

6.2.1 Verhalten des Motors

Die Klopfgrenze wurde auf zwei verschiedene Arten angefahren. Zum einen wurde
der gesamte Motor nahe kritischer Werte eingestellt und dann sukzessive Uber den
Bestromungsbeginn weiter verstellt bis an einem oder mehreren Zylindern Klopfer-
scheinungen durch die Klopferkennung detektiert wurden. Bei diesem Vorgehen
wurde also die Gesamtantwort des Motors betrachtet, welche die Streuung der
Motorzylinder berucksichtigt und somit ein Toleranzband um den Messzylinder legt.

Bei der zweiten Variante des Anfahrens der Klopfgrenze wurden die Motoreinstellun-
gen der restlichen elf Zylinder konstant gehalten und nur der Messzylinder gezielt
verstellt, um sicher auf diesem Zylinder klopfende Arbeitsspiele provozieren zu
konnen. Allerdings war dann die abgegebene Leistung des Zylinders nicht messbar,
d.h. der effektive Mitteldruck des Messzylinders konnte nicht explizit bestimmt wer-
den. Daflir konnte aber die Klopfgrenze sicher herausgestellt werden.

6.2.2 Analyse klopfender Arbeitsspiele

Als Detektionskriterum fur klopfende Arbeitsspiele des Gesamtmotors wurden Kor-
perschallsensoren am Motor verwendet, welche eine zylinderselektiv Klopferkennung
ermdglichen. Hierflir wurde der klopftypische Bereich des Koérperschalls von 5 kHz
benutzt.

Arbeitsspiele bei der thermodynamischen Auswertung wurden dann als klopfend
bezeichnet, wenn innerhalb der gemessenen 50 Arbeitsspiele eine Druckamplitude
von mehr als 2 bar auf- und 3 bar absteigend innerhalb von 2 °’KW oder umgekehrt
aufgetreten ist. Darlber hinaus wurde auch ausgewertet, wie grol} die maximale
Druckschwankung im jeweiligen Arbeitspiel war. Dementsprechend soll folgend kurz
auf die Regelung des Motors und die Besonderheiten bei der thermodynamischen
Auswertung der klopfenden Arbeitsspiele eingegangen werden.

Der Messzylinder stellt einen reprasentativen Zylinder des Gesamtmotors dar, wel-
cher nicht bevorzugt ins Klopfen gerat, aber auch nicht als erster die Aussetzergren-
ze erreicht.
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Bild 6-30: Druck-, Temperatur- und Brennverlauf von 50 gemittelten Arbeitsspielen eines
klopfenden Betriebspunktes

Bei klopfenden Arbeitsspielen ist am Versuchsmotor eine stochastische Verteilung
aufgetreten. So konnte die Klopfgrenze des Gesamtmotors zwar reproduzierbar
eingestellt werden, allerdings waren nicht alle Arbeitsspiele klopfend, sondern von
der fur Gemisch verdichtenden Motoren typischen Streubreite der Verbrennung
gepragt. Trat Klopfen auf, so ist in den gemittelten Arbeitsspielen im Brennverlauf ein

beschleunigtes Ausbrennen erkennbar, siehe Markierung Bild 6-30.
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Bild 6-31: Klopfendes Einzelarbeitsspiel, Druckverlauf, Temperaturverlauf und Brennverlauf
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Bild 6-32: Einzelarbeitsspiel nach Anpassung des Bestromungsbeginns aufgrund Klopfrege-
lung, Druckverlauf, Temperaturverlauf und Brennverlauf

Bei den einzelnen Arbeitsspielen ist ein Klopfen sehr gut erkennbar, Bild 6-31. Aller-
dings ist im Rahmen der Klopfregelung innerhalb der nachsten zwei Arbeitsspiele,
Bild 6-32, der Bestromungsbeginn des klopfenden Zylinders entsprechend der Klopf-
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starke nach spat verstellt worden, um den kritischen Bereich zu vermeiden. Damit
lauft dieser Zylinder bei deutlich reduzierter Last. Dies ruft jedoch, wie vorher be-
schrieben, innerhalb des leistungsgeregelten Motors eine Lasterhdhung der anderen
Motorzylinder hervor. Bei dem dargestellten, nachgeregelten Arbeitsspiel ist der
Brennverlauf stark verschleppt, womit der etwa 20 bar geringere Zylinderspitzen-
druck korrespondiert.

Aufgrund dieser zwingend notwendigen Regelung des Motors zur Vermeidung von
kapitalen Schaden aufgrund von Klopfen und des dadurch innerhalb einer Messung
verschobenen Bestromungsbeginns, ist auch fur die Klopfvorhersage ein Modell
bevorzugt worden, welches klopfkritische Bereiche global bestimmen kann.
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7 Modelle zur Vorausberechnung

7.1 Vorausberechnung des Brennverlaufs

Zur Vorausberechnung des Motors wurde ein Modell entwickelt, das unter Einbezie-
hung der in Kapitel 4 erwahnten Gleichungen flr die Energie- und Massebilanz sowie
des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik das System Brennraum auf Basis eines
nulldimensionale Einzonenmodells beschreibt. Die Analyse und Modellbildung des
Motors ist in Bild 4-2 schematisch gezeigt. Ausgehend von den Motormessungen,
welche sich in dynamische GrofRen, wie Zylinderdruck, Saugrohr- und Abgasge-
gendruck, und statische Messgrolien wie Leistung, Brennstoff- und Luftmassenstrom
aufteilen, wird mit Hilfe der Druckverlaufsanalyse der reale Brennverlauf gewonnen.
Auf Basis des so gewonnen, realen Brennverlaufs wird mit der Arbeitsprozessrech-
nung der Druckverlauf und der Temperaturverlauf zurick gerechnet und so die Gute
des Motormodells verifiziert. Dieses Vorgehen wird auch als Druckverlaufssynthese
bezeichnet.

Mit Hilfe dieses Motormodells, welches die Motoreigenschaften wiedergibt, werden
die realen Brennverlaufe mittels sogenannter Ersatzbrennverlaufe nachgebildet.
Ersatzbrennverlaufe haben den Vorteil mit einer sehr geringen Anzahl an Parame-
tern den Energieumsatz im Brennraum exakt zu beschreiben. Fur die verschiedenen
Versuchsreihen wurden die Ersatzbrennverlaufsparameter bestimmt und auf den
gesamten Motor angewendet. Das Ablaufschema fir diese Modellierung zeigt Bild
7-1.

Fir die Beschreibung des Brennverlaufs bei unterschiedlichen Motorparametern
wurde der Ersatzbrennverlauf nach VIBE verwendet, siehe Kapitel 4.3.2. Auf den
Ansatz eines Doppel-VIBE-Brennverlaufs wurde verzichtet, da der Abstimmungsauf-
wand aufgrund der Parameter fur beide Brennverlaufe (jeweils Zundverzug, Brenn-
dauer, Formfaktor und deren Aufteilung und Zeitversatz) deutlich ansteigt, wahrend
die Aussagekraft beim untersuchten Brennverfahren nicht erkennbar zunimmt.

Bestatigt wurde diese grundlegende Uberlegung mit dem fiir die Forschungsvereini-
gung Verbrennungskraftmaschinen e.V. (FVV) angefertigten Optimierungstool zur
Brennverlaufsbestimmung [10]. Das Optimierungstool wurde zur Bestimmung der
Ersatzbrennverlaufe bei verschiedenen Betriebspunkten eingesetzt und die Moglich-
keit eines Doppel-VIBE-Brennverlaufs jeweils gegeben. Als Ergebnis wurden dabei
allerdings immer Einzel-VIBE-Brennverlaufe als optimale Naherung ausgegeben.
Dies bestatigt, dass der durch die Vorkammerverbrennung hervorgerufene, iberhdh-
te Anstieg am Brennverlaufsanfang in dieser Modellbildungstiefe als vernachlassig-
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bar gegenuber dem Einfluss des Hauptbrennraums anzusehen ist. Bei Verwendung
dieses Optimierungswerkzeuges hat sich allerdings herausgestellt, dass die jeweili-
gen Ergebnisse stark von den Ausgangswerten der Optimierung abhangig sind. Die
Qualitat der Abstimmung ist am Referenzpunkt in Tabelle 7-1 aufgelistet.
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Bild 7-1: Schematische Darstellung der iterativen Vorgehensweise bei der Ersatzbrennver-
laufsbestimmung
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Bei der Beschreibung der realen Energieumsatzrate mit Hilfe von VIBE-
Ersatzbrennverlaufen wurde besonders darauf geachtet, dass eine sehr gute Uber-
einstimmung erzielt wird, indem:

e der Zundverzug sehr genau wiedergegeben wird,
e der Schwerpunkt exakt eingehalten wird,
e die Brennverlaufskurve moglichst gleich ist,

e der Maximaldruck im Brennraum von Niveau und der zeitlichen Lage genau
erreicht wird,

e die Temperaturkurve bzgl. des Maximalniveaus und des zeitlichen Verlaufs
gut wiedergegeben wird,
e der indizierte Mitteldruck gut Ubereinstimmt.

Tabelle 7-1: Vergleich der wichtigsten VerbrennungskenngréBen am Referenzpunkt mit realem
Brennverlauf, abgestimmten Brennverlauf und Brennverlauf mittels FVV-Optimierer

absolu- | relative absolute
VIBE te Abwei- relative | Abwei-
Realer Abstim- Abwei- | chung VIBE Abwei- | chung
Berechnungsart BV mung chung [%] | Optimierer | chung [%]
Tzv [PKW] 13 12.5
AQ_vise [CKW] 46 43
m_vise [] 1.5 1.8
Prmi [bar] 18.78 19.27 0.49 2.61 19.31 0.53 2.82
Schwerpkt.dgs/de [PKW] 366.87 366.84 -0.03 | -0.01 367.33 0.46 0.13
Prmax [bar] 145.0 146.1 1.10 0.76 146.4 1.35 0.93
@(Pmax) [CPKW] 371.5 372.5 1.00 0.27 372.5 1.00 0.27
Tmax K] 1804 1834 30.00 | 1.66 1852 47.30 2.62
Q(Trmax) [PKW] 380.5 380.5 0.00 0.00 380.5 0.00 0.00
(dge/d@)max [kJ/kg/’KW] | 64.98 59.22 -5.76 | -8.86 63.68 -1.29 -1.99
@((dge/d@)max) [PKW] 366.5 365.5 -1.00 | -0.27 366.5 0.00 0.00

Dieser Betriebspunkt bei etwa 19 bar indizierten Mitteldruck dient als Referenzwert
fur das Motormodell. Dazu wurden die in Kap.6.1 dargestellten Einflisse auf den
Brennverlauf durch Bestromungsbeginn ¢gg, Verbrennungsluftverhaltnis A, Last pme
und Ladelufttemperatur T, bewertet und die jeweilige relative Anderung des Brenn-
verlaufs abgeleitet (sog. Einflussfaktor). Basierend auf dem Referenzwerten fir den
Brennverlauf und den jeweiligen Anderungen durch die Betriebseinstellung ist ein
Motormodell aufgebaut worden.

Aufgrund des absolut betrachtet sehr schmalen Versuchsbandes vor allem im Hoch-
lastbereich werden die Einflussfaktoren flr den Zindverzug und den Formfaktor als
lineare Abhangigkeiten ausgewahlt, da so Extrapolationsfehler gering gehalten sind.
Dies ist z.B. der Fall, wenn der Motor mit anderen Randbedingungen, wie geanderte

83



7 Modelle zur Vorausberechnung

Emissionsrichtlinien, ausgelegt werden soll. Fur die Brenndauer hat sich flr den
Versuchsmotor bewahrt, diese mit einem Polynom 2. Ordnung zu beschreiben, da so
am Besten dem verschleppten Ausbrand bei ungunstigen Betriebsbedingungen
Rechnung getragen wird.

Die gefundenen Einflussfaktoren fi(tzy) fur den Zindverzug, gi(¢vp) flr die Brenndau-
er und hy(m) fur den Formfaktor sind dimensionslose Grolien, welche fir den jeweili-
gen Motorparameter Bestromungsbeginn @gg, Verbrennungsluftverhaltnis A, Last pme
und Ladelufttemperatur T. die relative Anderung des jeweiligen VIBE-Parameters
beschreiben.

Diese Einflussfaktoren beschreiben den physikalischen Einfluss, welcher durch die
Motorparameter verursacht wird, bezogen auf einen gemessenen Betriebspunkt als
spezifischen Ausgangspunkt des Motors, Index 0. Dieser motortypische Betriebs-
punkt berlcksichtigt die Besonderheiten des Motors wie etwa Brennraumgeometrie,
Ladungsbewegung und Gemischbildung. Der gemessene Betriebspunkt liegt idealer
Weise im mittleren Kennfeldbereich des Motors, um so eine gute Aussage Uber das
Motorbetriebsverhalten zu erhalten.

Zundverzug: f(7,, ) = T2y
Tzv 0

Ao

D,0

Brenndauer: g,(a,p) =

Formfaktor: f(m) = m
m0

Je naher der voraus zu berechnende neue Betriebspunkt am Ausgangspunkt liegt,
desto besser ist die Qualitat der Vorausberechnung. Zum anderen sind so auch
beliebige Betriebspunkte berechenbar, da die Einzeleinflussfaktoren miteinander
verknupft werden konnen. Die mdglichen Abweichungen zum realen Verhalten
werden aufgrund der Polynomansatze maximal 2. Ordnung sehr gering gehalten. Die
neu zu bestimmenden VIBE-Faktoren flir den voraus zu berechnenden Betriebspunkt
bestimmen sich nach folgenden Formeln:

Verbrennungsbeginn @ya:
Pun = Papo T APag + T2y o + ATy
APgg = Pgg — APgg Anderung des Bestromungsbeginns

ATy =Ty —Tpy g Anderung des Ziindverzugs

Verbrennungsende @ye:
Pe = Pa T Ppo T AR
AP;p = Ao — Ao o Anderung der Brenndauer
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Formfaktor m:
m =m, +4m
Die Einflussfaktoren des jeweiligen Motorparameters (i) sind nach folgender Glei-
chung entsprechend den daflir abgestimmten VIBE-Paramteren zu berechnen:
a,i% +a,i +a,
B a,iZ +a,i, +a,

Die Koeffizienten der Einzeleinflisse Bestromungsbeginn (BB), Verbrennungsluft-
verhaltnis (A), Ladelufttemperatur (T.) und Last (pmi) sind in Tabelle 7-2 zusammen-
gefasst.

Tabelle 7-2: Koeffizienten der Einflussparameter

Motorparameter VIBE- |Koeffizient a, |Koeffizienta,; |Koeffizient ag
Faktor
Bestromungsbeginn Tzv 0 -0,058299 32,574240
Apyp 0,095498 -62,920578 10413,65367
m 0 0 1
Verbrennungsluftverhaltnis | 12y 0 0 1
Apwo |0 16,660164 3,309013
m 0 0,440890 0,398927
Ladelufttemperatur Tzv 0 0 1
Apwpo |0 -0,117828 52,995902
m 0 0 1
Last Tzv 0 0,261356 7,942556
Apwp |0 -0,867671 63,576875
m 0 -0,017353 1,691537

Aus den Einzeleinflissen ergibt sich eine multiplikative Abhangigkeit des vorauszu-
berechnenden Betriebspunktes bzw. dessen Energieumsatzrate. Dementsprechend
setzt sich fir den Zindverzug die Einflussfunktion f(tzy), fir die Brenndauer die
Einflussfunktion g(gvp) und flr den Formfaktor die Einflussfunktion h(m) aus den
Einzelfunktionen i der jeweiligen Einzeleinflisse folgender MalRen zusammen:

f(r ) =T -1, 'fTL'fpmi :Efi(rzv)
9(An) =9 "9, "G " Gpmi :Egi(%o)
h(m) = hgg 'hz'hTL'hpmi :Ehi(m)

Damit ergibt sich fur die vorauszuberechnenden Betriebspunkte ausgehend vom
Referenzpunkt (Index 0) folgende Beziehung fir:
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Verbrennungsbeginn @ya:

Pua = Ano + APes + T2y -ilifi(rzv )
Verbrennungsende Qve:

Pe = Peo T Ao 'fggi(cﬂm)
Formfaktor m:

m =m, -ilihi(m)

Mit dem beschriebenen Verfahren kdnnen somit die VIBE-Parameter bestimmt und
beliebige Betriebspunkte im Kennfeld berechnet werden. Voraussetzung ist lediglich
die Vermessung eines Basis-Betriebspunktes am Motor und dessen Analyse.

Die Diagramme des Druckverlaufs und des Brennverlaufs von verschiedenen Punk-
ten des Betriebskennfeldes sind in Bild 7-2, Bild 7-3, Bild 7-4 und Bild 7-5 abgebildet.
Die Ausgangsbasis hierfiir ist der Referenzpunkt, Tabelle 7-1. Die relative Anderung
der vier dargestellten Betriebspunkte bildet den in Bild 5-1 gezeigten Fahrbereich mit
einer Variation des Verbrennungsluftverhaltnisses der Last und des Bestromungsbe-
ginns ab. Die dazugehdrigen absoluten Veranderungen der Eingangswerte von
Bestromungsbeginn, Verbrennungsluftverhaltnis, Ladelufttemperatur und Last sind in
Tabelle 7-3 als absolute Anderung, die Ergebniswerte der APR mit realem Brennver-
lauf und der mittels Einflussfaktoren bestimmten VIBE-Brennverlaufe als prozentuale
Veranderung zueinander eingetragen.

Tabelle 7-3: Vergleich spezifischer Werte Messung — Modellberechnung

Absoluter Anderungswert | Betriebspunkt BP1 BP2 BP3 BP4
bezogen auf Referenzwert 'Bestromungsbeginn [PKW] | 3.5 (spat) | -4.8(friih) | 2.0 (spat) | 4.5 (spat)
Aglobal [-] -0.1 -0.1 0.1 -0.1
Ladelufttemperatur [K] 0.0 1.0 0.0 -1.0
Pmi [bar] -6.1 -5.7 4.6 5.1
;ilv,?g\él_::g;:grrni?’;ﬁ:; von realem Brennverlauf Al%] Al%] A[%] A[%]
Leistung Pmi [bar] 4.0 3.3 2.3 1.2
Verbrennungskenngréen |, |, [°KW] 0.9 0.3 26 2.9
¢ ve ["KW] -3.7 -0.3 -0.3 0.3
Schwerpkt.dge/de [°KW] 0.1 0.1 -0.1 0.0
abs. Maxima | Pmax [bar] 0.7 0.4 -0.4 0.0
| Qomax ["KW] 0.0 0.3 -0.3 0.0
Tmax [K] 4.4 0.9 -1.6 0.0
| QTmax ["KW] 0.5 0.3 0.0 0.0
(dgs/d@)max [kJ/kg/"KW] -4.7 -15.9 -9.5 -11.4
©(dqe/dp)max [PKW] 0.3 0.3 05 05
QBmax [KJ] -0.4 -1.3 -0.3 -0.5
Qabmax [TKW] 1.7 0.4 0.0 0.2
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Bild 7-2: Vergleich von Messung und Modellberechnung Betriebspunkt BP1
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Bild 7-3: Vergleich von Messung und Modellberechnung Betriebspunkt BP2
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Bild 7-4: Vergleich von Messung und Modellberechnung Betriebspunkt BP 3
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7.2 Vorausberechnung der NOy-Emissionen

Das Stickoxid-Vorausberechnungsmodell wurde auf dem quasi Zweizonenmodell
nach Heider [19], Kapitel 4.3.3, aufgebaut. Allerdings musste die Berechnung der
beiden Zonen, Reaktionszone und unverbrannte Zone, modifiziert werden, da keine
physikalisch sinnvollen Eigenschaften des Versuchsmotors dargestellt wurden.
Grund hierfur ist zum einen, dass das Ausgangsmodell fir den Dieselmotor mit
heterogenem Gemisch entwickelt wurde. Weiter kommt hinzu, dass der PGI-
Gasmotor fur extrem niedrige Stickoxidemissionen konzipiert wurde und bereits
kleinste Unstimmigkeiten im Modell eine deutliche Einbuf3e in der Aussagequalitat
bedeuten. Mit einer modifizierten Berechnung der Zonentemperaturen zeigt sich
dieses Modell jedoch als sehr gut anwendbar innerhalb der Grenzen, auf welche der
Motor ausgelegt wurde (, TA-Luft-Halbe®).

200

30°KW ] g
B <t
160 ERN
s >\
m —
120
(=2
SE <
=% N
g. = o
&2 80 |
x el
(@)
P-4
40
0
Kurbelwinkel [°KW]
dqB / dfi - APR VIBE ——T Z-APR VIBE — T Zone1_Heider [K] ——T_Zone2_Heider [K]

Bild 7-6: Temperaturverldaufe in der Reaktionszone und der unverbrannten Zone nach dem
urspriinglichem Modell von Heider

Ausgehend von der vielfach bewahrten Reaktionskinetik nach dem Zeldovich-
Mechanismus wurde die Berechnung der Stickoxidemissionen durchgefuhrt. Dies
bedingte aber bei realistischen Stickoxid-Rohemissionen einen Temperaturverlauf im
Unverbannten, welcher physikalisch als nicht sinnvoll zu bezeichnen ist, Bild 7-6.
Zum einen werden im Unverbrannten sehr niedrige Temperaturwerte unterhalb derer
fur polytrope Verdichtung (T_Zone2 Heider, dinne blaue Linie) berechnet, zum
anderen fallt die Temperatur in der Reaktionszone (T_Zone1_ Heider, dinne rote
Linie) unterhalb der zugrunde gelegten Massenmitteltemperatur (T_Z-APR_VIBE,
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dicke braune Linie) ab. Wird ein sinnvolles Temperaturverhalten nachgebildet, muss
der A-Wert so hoch angesetzt werden, dass die NOy-Emissionen die Realitat deutlich
ubertreffen. Da sich aber die reaktionskinetischen Konstanten vielfach als geeignet
gezeigt haben, muss in der Beschreibung der beiden Zonen des Modells das Poten-
zial fur die Abbildung eines physikalisch sinnvollen Temperaturverhaltens bei gleich-
zeitig richtiger Vorhersage des realen Stickoxidemissionsniveaus enthalten sein.

Um dies zu erreichen wird die Bestimmung der Zoneneigenschaften nach der allge-
meinen Gasgleichung vorgenommen. Zu diesem Zweck werden der berechnete
Druck und die berechnete Temperatur im Brennraum des nulldimensionalen Einzo-
nenmodells, welches den gesamten Motor darstellt, als Eingangsgrofen genommen.
Der Brennverlauf wird als betriebspunkt- und motorspezifische GréRe hinzugenom-
men. Somit wird mit diesen Eingangsgrofien das Motorverhalten beschrieben.

Bei Heider gilt in der Reaktionszone ein Verbrennungsluftverhaltnis von etwa der
Stochiometrie (A=1), abhangig vom Brennverfahren. Abweichend dazu wird die
homogene Ladungsverteilung im Gemisch verdichtenden Motor berlcksichtigt, d.h.
es gilt nun fur beide Zonen das globale Verbrennungsluftverhaltnis Ao. Somit wird der
Anteil der Luft in der Reaktionszone dem realen Motor angenahert.

Atonal = Ao = Aogner = A

global — ““Zone1 Zone?2

(GL.7-1)

In der Grundvorstellung gilt beim Gemisch verdichtenden Motor, dass wahrend der
Verbrennung die Flammenfront den homogenen Brennraum hemispharisch von der
Zundquelle durcheilt, d.h. es wird zwischen reaktiver und unverbrannter Zone im
Brennraum unterschieden. Die Anteile der beiden Zonen werden global durch den
Brennverlauf wiedergegeben, da die umgesetzten Massenanteile durch den Ener-
gieumsatz beschrieben werden. Die Annahme ist nun, dass die noch unverbrannte
Endgaszone durch die Energiefreisetzung in der verbrannten Zone polytrop verdich-
tet wird. Somit kann die Temperatur im Unverbrannten durch den im gesamten
Brennraum als gleich angenommenen Druck mittels der allgemeinen Gasgleichung
berechnet werden. Ausgehend von der Temperatur der unverbrannten Zone und der
Masseaufteilung zwischen Verbrannt und Unverbrannt entsprechend dem Brennver-
lauf kann das thermodynamische System vollstandig bestimmt werden.

Die Grundidee des abnehmenden Temperaturdifferenzwertes zwischen beiden
Zonen ist analog zu Heider, allerdings orientiert sich der neue Temperaturdifferenz-
faktor B(¢p) am Brennverlauf dgg/dg, da aufgrund des homogenen Gemisches gegen
Ende des Brennverlaufs eine perfekte Vermischung beider Zonen angenommen
werden kann und damit die unverbrannte Zone gegen Null geht. Somit ist am Ende
der Verbrennung ¢ve der gesamte Zylinderinhalt in erster Naherung wieder homogen
und es liegt im gesamten Brennraum bei Verbrennungsende ¢ve die gleiche Mas-
senmitteltemperatur fir den gesamten Brennraum vor, welche der Massenmitteltem-
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peratur Tz aus dem nulldimensionalen Einzonenmodell entspricht. Der neue Tempe-
raturbeiwert B(¢) gibt den Anteil der umgesetzten Energie dementsprechend wieder.

[ ddg
—=d
q)\J;A d(ﬂ (0
Blp)=1-52—— (G1.7-2)

d
[
VA ¢

Die Temperaturdifferenz zwischen beiden Zonen wird wie bei Heider Uber folgenden
Ansatz formuliert:

TZone1(¢)_TZOne2(¢) = B((/’) A (GL.7-3)

Der A-Wert beschreibt weiterhin die Temperaturdifferenz am Verbrennungsbeginn
zwischen verbrannter und unverbrannter Zone. Allerdings wird die unverbrannte
Zone nun mit einer polytropen Verdichtung auf Basis des aktuell vorliegenden Brenn-
raumdrucks, welcher aus der einzonigen Prozessrechnung bekannt ist, berechnet.
Den Beginn der polytropen Verdichtung der Zylinderladung stellt der Zeitpunkt ,Ein-
lass Schliel3t” (ES) dar.

n-1

TZone2 ((0) = TES [ p(¢)j (G|7'4)
Pes

Ausgehend von der Temperatur der unverbrannten Zone Tzonez Wird entsprechend
der bekannten Faktoren B(@) und der Starttemperaturdifferenz A die Temperatur der
Reaktionszone Tzonet bestimmt, das durch Umformung von GI.7-3 erreicht wird.

TZone1 ((0) = TZoneZ(w) + B(¢) A (G|.7-5)

Die weitere Berechnung erfolgt analog zu Heider. Der Reaktionszone wird ebenfalls
vollstandig die NO4-Bildung zugeschrieben. Die Temperaturverlaufe in der unver-
brannten Zone (T_Zone2_poly_Verdichtung, dicke blaue Linie) und in der Reaktions-
zone (T_Zone1_poly Verdichtung, dicke orange Linie) sind in Bild 7-7 den Verlaufen
mit der ursprunglichen Berechnung nach Heider gegenuber gestellt. Damit wird ein
physikalisch sinnvolles Verhalten der Temperatur in beiden Zonen abgebildet.

Ein weiteres wichtiges Kriterium zur Vorausberechnung der entstehenden NO,-
Emissionen ist die Auswahl der geeigneten reaktionskinetischen Konstanten. Um
den Einfluss hierbei zu untersuchen, wurden die in Kap. 9.3 aufgelisteten Konstanten
durchgerechnet und mit den Motorwerten abgeglichen. Dabei wurde der jeweils
optimale A-Wert nach Heider bestimmt.
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Bild 7-7: Temperaturverlaufe in der Reaktionszone und der unverbrannten Zone sowohl nach
Heider als auch mit der Berechnung der Temperatur aufgrund der polytropen Verdichtung der
unverbrannten Zone

Die Vorhersagequalitat des Emissionsmodells hangt auch von den verwendeten
Reaktionskinetischen Konstanten ab, welche zur Berechnung verwendet werden. Die
Auswertung fir den Versuchsmotor zeigt, dass diese unterschiedlich genau die
Emissionen des Versuchsmotors tber den Betriebsbereich wiedergeben.
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Bild 7-8: Vergleich der gemessenen mit den berechneten Emissionen anhand der reaktionski-
netischen Konstanten nach Pattas und Heywood mit dem jeweils benutzten A-Wert
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Bild 7-9: Vergleich der gemessenen mit den berechneten Emissionen anhand der reaktionski-
netischen Konstanten nach Urlaub und Wray/Urlaub mit dem jeweils benutzten A-Wert
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Bild 7-10: Vergleich der gemessenen mit den berechneten Emissionen anhand der reaktionski-
netischen Konstanten nach Warnatz und Baulch/Bracco mit dem jeweils benutzten A-Wert

An rund 50 Messpunkten wurden die Stickoxidemissionen der Messung mit denen
gemal in Kap. 7.1 bestimmten Motormodells berechneten Punkte verglichen, Bild
7-8, Bild 7-9 und Bild 7-10. Als Orientierungshilfe ist die jeweilige Regressionsgerade
der berechneten Punkte eingetragen. Diese ist optimal, wenn die Winkelhalbierende
wieder gegeben wird.

Mit den reaktionskinetischen Konstanten der genannten Autoren wird die tendenziel-
le Aussage der NO4-Emissionen gut wiedergegeben. Als sehr gut in der Vorausbe-
rechnung der realen Emissionen erweisen sich dabei die Konstanten von Warnatz
bzw. von Baulch/Bracco (Bild 7-10). Bei den Konstanten der anderen Autoren wer-
den bei geringen Rohemissionen zu hohe und bei hohen realen Emissionen zu
niedrige Werte vorausberechnet. Dies liegt an den geringfligig verschiedenen Kon-
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stanten der Einzelreaktionen fir den Zeldovich-Mechanismus, welche die Tempera-
tur und das Druckverhalten der drei Gleichgewichtsreaktion unterschiedlich werten.

Als problematisch erweist sich allerdings die Vorausberechnung des Gesamtmotors
an der Grenze zum Klopfen hin. Diese Klopfgrenze ist durch erhebliche Stickoxid-
emissionen aufgrund der hohen auftretenden Spitzentemperaturen wahrend der
Verbrennung auffallig. So beeinflussen die klopfenden Arbeitsspiele deutlich die NO-
Emissionen, was zu einer schlechteren Qualitdt der Vorausberechung gegenuber
den real emittierten Werten fuhrt und dementsprechend niedrigere Werte ausgibt.

Nachteilig bei der Auswertung ist ebenfalls, dass nur Messungen des Gesamtmotors
zur Verfugung stehen. Es konnte aufgrund des sehr hohen Aufwandes keine zylin-
derindividuelle Messung der NO,-Emissionen durchgefuhrt werden. Allerdings kon-
nen die Gesamtemissionen anhand der im Messzylinder gewonnen Erkenntnisse
sehr gut nachgebildet werden.

Die Vorhersagequalitat wird erst bei deutlichen Abweichungen vom eigentlichen
Betriebsbereich des Motors schlechter, vor allem in Richtung der Klopfgrenze, da
hier einzelne Zylinder massiv einstreuen. Diese emittieren sehr viel NO, aufgrund
von hoheren Verbrennungstemperaturen und beeinflussen somit die Motorgesamt-
emissionen erheblich.

Bedenkt man allerdings, dass dieser Motor mit extrem geringen NO4-Emissionen von
etwa 60ppm betrieben wird — Betriebsgebiet sind 250mg NOy pro Normkubikmeter
Abgas bei 5% Sauerstoffgehalt, also die Halfte des erlaubten Grenzwerts nach TA
Luft — ist in diesem Bereich die Berechnung sehr sensibel, da bereits kleinste Abwei-
chungen in der Modellierung grofere absolute Diskrepanzen im Endergebnis bewir-
ken. In Anbetracht dessen ist die Stickoxidberechnung als sehr gut anzusehen.

7.3 Vorhersage des Klopf- und Aussetzerbereichs

Am Prufstand wurden Betriebspunkte dann als klopfend bezeichnet, wenn die von
MAN Diesel SE applizierte Klopferkennung angesprochen hat. Allerdings mussen
nicht zwingend am mit Messtechnik ausgestatteten Zylinder klopfende Arbeitsspiele
detektiert werden, sondern einer der 12 Zylinder beginnt zu klopfen. Weil aber das
Gesamtmotorverhalten mit abgebildet werden soll, ist dies eine durchaus sinnvolle
Ausgangslage, da fur den Messzylinder die Klopfgrenze ebenfalls sehr nahe ist,
wenn auch nicht immer der absolute Abstand zur zylinderselektiven Klopfgrenze
festgelegt ist.

Zur Modellbildung der klopfenden Betriebspunkte wurde aufgrund des Versuchstra-
gers, welcher ein Mehrzylindermotor ist, auch ein globales Klopfkriterium bevorzugt.
So kann der klopfsensible Bereich fur den Gesamtmotor gut dargestellt und in der
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Auslegung bzw. Konzeption des zu erwartenden Motorbetriebsbereiches die Klopf-
grenze entsprechend berucksichtigt werden.

Als globales Kriterium zur Vorhersage der Klopfgrenze ist der Ansatz von Franzke
[15], Kapitel 4.3.4, sehr gut geeignet, da so mit Hilfe von charakteristischen Gro3en
des Kraftstoffs die Klopfneigung des Motors bewertet werden kann. Das Kriterium
des kritischen Reaktionszustandes |, (Gl.7-6) im unverbrannten Endgas ist hier
sinnvoll, da so die globale Reaktionskinetik einfach abgebildet wird. Gleichfalls gibt
dies auch Aufschluss Uber die Reaktionsfreudigkeit des Gemisches.

1 [ pa
o do (GL.7-6)
D e exp( %UV )

Basierend auf dem Ansatz von Franzke werden in dieser Arbeit die Konstante a fur
den Einfluss von Brennraumdruck und die Konstante b fur die Abhangigkeit von der
Brennraumtemperatur T nach Schmidt [37] mit den vorgeschlagenen Werten flr
Methan und Luft ausgewahlt. Da der Motor allerdings mit mageren Gemischen, also
A > 1, betrieben wird, ist der Koeffizient flr die Temperatur mit b = 11750 belegt, da
durch das magere Gemisch geringere Temperaturen erreicht werden. Dies tragt der
héheren Sensibilitat auf Temperatureinflisse der klopfenden Verbrennung Rech-
nung, wahrend der Druckkoeffizient unverandert bei a = 0,87 bleibt.

Ip

Als Lauflange des Integrals des Vorreaktionszustandes wurden verschiedene Gren-
zen untersucht. Zum einen ein anteiliger Umsatz der Verbrennung (40 %, 50 % und
60 % der Brenndauer), wie es auch Franzke vorgeschlagen hat, ein konstanter Wert
nach Bestromungsbeginn (30 °KW, 40 °KW und 50 °KW) sowie absolute KW im
Arbeitsspiel (ZOT, ZOT + 5 °KW, ZOT + 10 °KW).

Es zeigte sich, dass beim vorliegenden Versuchstrager ein anteiliger Kraftstoffum-
satz der Verbrennung als Integrationsgrenze zur Erkennung der Klopfgrenze nicht
ausreichend ist. Auch ein konstanter Abstand zum Bestromungsbeginn der Hoch-
druckeinblasung als Integrationsgrenze gibt keine deutlich bessere Auskunft zur
Klopfgrenze des Motors.

Die besten Ergebnisse zur Vorhersage des Klopfverhaltens des Motors hat ein
absoluter Grad Kurbelwinkel kurz nach dem Zind-OT gezeigt (5°KW n. ZOT). Dieses
Integrationsende des integralen Zundverzugs des Endgases gibt sowohl das Verhal-
ten Uber dem Zindbeginn als auch Uber dem Verbrennungsluftverhaltnis und der
Last sehr gut wieder, siehe Bild 7-11 und Bild 7-12.

In diesen beiden Bildern sind die Vorreaktionszustande mit der Integrationsgrenze
von 5°KW nach Zind-OT fir verschiedene Versuchsreihen Gber dem Bestromungs-
beginn aufgezeichnet. Die Last wurde bei diesen Versuchsreihen ebenso wie auch
das Verbrennungsluftverhaltnis variiert. Bei den blau eingezeichneten Versuchsrei-
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hen wurde der Motor mit Referenz-Verbrennungsluftverhaltnis, bei den rot einge-
zeichneten mit 0,1 Einheiten fetterem und bei den grin eingezeichneten Versuchs-
reihen mit 0,1 Einheiten magerem Verbrennungsluftverhaltnis betrieben. Die Last ist
mit hellerem Farbton hoher, in Stufen zu etwa 11 bar, 17 bar und 22 bar effektivem
Mitteldruck pme. Man erkennt in Bild 7-11 eindeutig die Klopfgrenze mit nach frah
verstelltem Bestromungsbeginn, wenn der Vorreaktionszustand |, den Wert von 1
erreicht. Um die Reproduzierbarkeit des Betriebspunktes zu beurteilen, sind die
aufgetragenen Betriebspunkte mit jeweils drei Messungen hinterlegt. In der Schwan-
kungsbreite der Ergebnisse ist auch das stochastische Auftreten des Klopfens wieder
gegeben. So liegt die Schwankungsbreite der Vorreaktionszustande aufgrund des
Motorverhaltens um rund 0,1 Einheiten vom jeweiligen Betriebspunkt-spezifischen
Mittelwert auseinander.

1.4 Y
2°KW
—p
1.2 Klopfen
° =
° v

o
oo -
)

N

Vorreaktionszustand | , [-]

0.6
0.4
0.2 Aussetzer
O T T T T
Bestromungsbeginn [°PKW] (spat->)
100% _lambdaR ¢ 50%_lambdaR+0,1 m 75% _lambdaR+0,1
¢ 50% _lambdaR-0,1 m 75% _lambdaR-0,1

Bild 7-11: Bewertung des Klopfrisikos von Betriebspunkten innerhalb verschiedener Messrei-
hen (pme und A) auf Basis von gemessenen Druckverlaufen
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Bild 7-12: Vorausberechnete Betriebspunkte (Basis wie vorhergehendes Bild) verschiedener
Messreihen (pye und A) und ihre Bewertung des Klopfrisikos

Die Wiedergabe der Klopfgrenze erfolgt Uber den gesamten Versuchbereich sehr
gut. So kann mit Hilfe der vorher angegebenen Vorausberechnung mit VIBE-
Ersatzbrennverlaufen die Klopfgrenze gut vorhergesagt werden, siehe auch Bild
7-12. Sowohl Uber der Last als auch Uber dem Verbrennungsluftverhaltnis ist die
Klopfgrenze gut erkennbar. Diese Grenze stimmt auch mit dem Gesamtbetriebsver-
halten des Motors sehr gut Uberein.

Da eine Aussage des Reaktionszustandes auch eine Information Uber das Durch-
brennverhalten des Kraftstoff-Luftgemisches beinhaltet, hat sich gezeigt, dass dieser
Ansatz auch als Kriterium zur Erkennung der Betriebsgrenzen nutzbar ist. So kann
neben der Klopfgrenze auch der Aussetzerbetrieb vorhergesagt werden, d.h. die
Betriebsgrenze mit einer sehr hohen Varianz sowohl im Spitzendruck Var_pmax als
auch im Mitteldruck Var_pmi. In Bild 7-11 ist gut erkennbar, dass in den Variationen
immer dann die Aussetzergrenze erreicht wird, wenn der Vorreaktionszustand einem
Wert von 0,4 unterschreitet.

Der Vorreaktionszustand berechnet sich aus der Temperatur im Unverbrannten und
dem im gesamten Brennraum herrschenden Druck. Beide werden mit den entspre-
chenden Koeffizienten Uber das Arbeitsspiel bis zu einem gewissen Grad Kurbelwin-
kel integriert. Ist innerhalb dieses Zeitabschnittes das Temperaturniveau zu gering,
erfolgt demzufolge ein sehr schlechtes Ausbrennen in der Endgaszone, welche
durch den Vorreaktionszustand nach Franzke charakterisiert wird. Somit fuhrt auch
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eine schleppende Verbrennung mit geringem Maximaldruck und relativ niedrigen
Verbrennungstemperaturen zu einem niedrigen Integrationswert. Dies wird hier zur
gezielten Vorhersage der Aussetzergrenze genutzt.

Somit ist ein Kriterium auf Grundlage des integralen Zindverzuges des Restgases
geschaffen worden, welches sowohl die Klopf- als auch die Aussetzergrenze des
Motors beschreibt und damit den Betriebsbereich des Motors charakterisiert.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Grundlage fur diese Arbeit war das Forschungsvorhaben “Das PGI-Brennverfahren
fur Gasmotoren mit hoher Leistungsdichte und geringsten Emissionen®, welches von
der Bayerischen Forschungsstiftung geférdert wurde. Ziel der Arbeiten am Lehrstuhl
fur Verbrennungskraftmaschinen war es, ein Motormodell zu erstellen, welches die
Vorausberechnung des Betriebsverhaltens eines PGI-Hochleistungsgasmotors
erlaubt.

Fir den bestehenden Forschungsmotor wurde ein Messzylinderkopf entwickelt und
dieser fur die experimentellen Untersuchungen am Prifstand verwendet. Auf Basis
der durchgeflihrten Messungen wurde ein nulldimensionales, einzoniges Motormo-
dell entwickelt, welches die Kalorik des Gasmotors berlcksichtigt. Nach dem Ab-
gleich des Motormodells mit dem realem Motorverhalten wurde die Vorausberech-
nung des Brennverlaufs mittels VIBE-Ersatzbrennverldufen modelliert. Um den
Brennverlauf eines neuen Betriebspunktes zu erhalten, wird ausgehend von dem
Brennverlauf eines bekannten Referenzbetriebspunktes und der multiplikativen
Verknupfung von Einflussfaktoren fur die Veranderung aufgrund von Bestromungs-
beginn, Verbrennungsluftverhaltnis, Ladelufttemperatur und Last der neue Brennver-
lauf bestimmt. Eine gute Ubereinstimmung zwischen Berechnung und realem Motor-
versuch konnte nachgewiesen werden.

Die Stickoxidemissionen wurden ebenfalls vorausberechnet. So wird ausgehend von
einem bestehenden, quasi-zweizonigen Vorausberechnungsmodell fur Dieselmoto-
ren eine Berechnungsmethodik fur den vorliegenden Gasmotor abgeleitet. Hierbei
wurden die Eigenschaften der NOy bildenden Reaktionszone und der unverbrannten
Frischladungszone an das Gemisch-verdichtende Arbeitsverfahren angepasst. Die
gute Korrespondenz innerhalb des typischen Einsatzbereiches des Motors konnte
ebenfalls gezeigt werden.

Als weiterer Schritt bei der Vorausberechnung wurde ein Kriterium zur Vorausbe-
rechnung der Betriebsgrenzen ,Klopfen“ und ,Aussetzergrenze® entwickelt. Grundla-
ge hierfur ist ein Ansatz auf dem integralen Zindverzug des Restgases. So muss ein
kritischer Wert bei klopfenden Betriebsbereichen bis zu einem gewissen Kurbelwin-
kel Uberschritten werden, wahrend an der Aussetzergrenze ein typischer Wert dieses
integralen Zundverzugs vorliegt und somit auch die Zundunwilligkeit des Restgases
ausdruckt.

Mit Hilfe der vorgestellten Modelle wird die gesamte Vorausberechnung des Motors
von der Energieumsatzrate Uber die Emissionsberechnung bis hin zur Vorhersage
des moglichen Betriebsbereiches abgebildet. Mit diesem Wissen kann der Motor
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schneller an neue Einsatzrandbedingungen oder Emissionsgrenzen angepasst
werden und neu entwickelte Motoren schneller auf den optimalen Betriebsbereich
ausgelegt werden.

Als zukunftige Untersuchungen sollte noch der Einfluss von verschiedenen Kraft-
stoffz7usammensetzungen und deren Einfluss auf die vorgestellten Modelle abgebil-
det werden, da bei Gasmotoren nicht nur Erdgas mit hohem Methananteil zum
Einsatz kommt. Dadurch kénnen zuklnftige Gasmotoren noch besser in sehr friihen
Phasen der Entwicklung an die erwarteten Kraftstoffe angepasst und damit letztend-
lich wirkungsgradgunstiger und mit geringeren Emissionen betrieben werden.
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9.1 Koeffizienten Kalorik

Janaf [22] fir CO,, H,0, CO, Hy, O, und Ny:

R, (8, T+32.72, 30 72, 80 74, 8 1 %)[ k) } Rn=831451 3
2 3 4 5 kmol kmol K
3 4 5 kJ
=R, -(a,+a,-T+a, -T°+a,-T"+a,-T°) | ———
[kmol K}
Species | T range [K] a1 ap a3 aia ais aie
CO; 300-1000 | 0,24008E+1 | 0,87351E-2 |-0,66071E-5| 0,20022E-8 | 0,63274E-15 | -0,48378E+5
1000-5000 | 0,44608E+1 | 0,30982E-2 | -0,12393E-5 | 0,22741E-9 | -0,15526E-13 | -0,48961E+5
H,0 300-1000 | 0,40701E+1 |-0,11084E-2 | 0,41521E-5 | -0,29637E-8 | 0,80702E-12 | -0,30280E+5
1000-5000 | 0,27168E+1 | 0,29541E-2 | -0,80224E-6 | 0,10227E-9 | -0,48472E-14 | -0,29906E+5
co 300-1000 |0,37101E+1 |-0,16191E-2 | 0,36924E-5 | -0,20320E-8 | 0,23953E-12 | -0,14356E+5
1000-5000 | 0,29841E+1 | 0,14891E-2 | -0,57900E-6 | 0,10365E-9 | -0,69354E-14 | -0,14245E+5
H, 300-1000 | 0,30574E+1 | 0,26765E-2 |-0,58099E-5| 0,55210E-8 | -0,18123E-11 | -0,98890E+3
1000-5000 | 0,31002E+1 | 0,51119E-3 | 0,52644E-7 | -0,34910E-10 | 0,36945E-14 | -0,87738E+3
(o) 300-1000 | 0,36256E+1 |-0,18782E-2 | 0,70555E-5 | -0,67635E-8 | 0,21556E-11 | -0,10475E+4
1000-5000 | 0,36220E+1 | 0,73618E-3 | -0,19652E-6 | 0,36202E-10 | -0,28946E-14 | -0,12020E+4
Ny 300-1000 | 0,36748E+1 | -0,12082E-2 | 0,23240E-5 | -0,63218E-9 | -0,22577E-12 | -0,10612E+4
1000-5000 | 0,28963E+1 | 0,15155E-2 | -0,57235E-6 | 0,99807E-10 | -0,65224E-14 | -0,90586E+3
Rossini [33] fuir CH4, C3Hg und Dieselkraftstoff (C1 sH1s 7):
h, =41868-(A w22 A s A s —E+Ar +A ){ﬂ}
m ! 2 3 4 t ¢ 717 kmol
Com = 41868 (A, + Ay -+ Ay -7 4 Ay -t AfS)Lm‘;", K}
mit: :T[—K]
1000
Species A1 An As As Ass Ass As
CH, -0,29149 26,327 -10,610 1,5656 0,16573 -18,331 4,3000
CsHs -1,4867 74,339 -39,065 8,0543 0,01219 -27,313 8,852
Diesel fuel | -9,1063 246,97 143,74 32,329 0,0518 -50,128 23,514
C1o.8H1s7
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9.2 Gasanalyse
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9.3 Reaktionskinetische Konstanten

Reaktionskinetische Konstanten verschiedener Autoren zur Bestimmung der Gleich-
gewichtsreaktionen beim Zeldovich-Mechanismus fur die Berechnung der Stickoxid-

emissionen [52].

Reaktionskineti- | Literaturquelle A B E
sche Konstante [cm®/(mol - s)] | [-] [kcal/kmol]
kqv Pattas [28] 4,93-10™ 0,0472 75590
kir Pattas 1,60-10" 0 0

Kov Pattas 1,48-10° 1,5 5680
kor Pattas 1,25-107 1,612 37690
Kav Pattas 4,22-10" 0 0

ksr Pattas 6,76:10" -0,212 49340
kqv Heywood [20] 7,60-10™ 0 75512
kir Heywood 1,60-10" 0 0

Kav Heywood 6,40-10° 1 6260
kor Heywood 1,50-10° 1 38750
Kav Heywood 4,10-10" 0 0

ksr Heywood 2,00-10" 0 46996
kqv Urlaub [41] 1,30-10™ 0 75917
kir Urlaub 2,80:10" 0 0

Kov Urlaub 6,40-10° 1 6245
kor Urlaub 1,50-10° 1 38991
Kav Urlaub 4,20-10" 0 0

ksr Urlaub 1,30-10" 0 45405
kqv Wray [48] 7,00-10"™ 0 75500
kir Wray 1,55-10" 0 0

Kav Wray 1,33:10"° 1 7080
kor Wray 3,20:10° 1 39100
Kav Urlaub 4,20-10" 0 0

ksr Urlaub 1,30-10" 0 45405
kiv Warnatz [44] 1,80-10™ 0 76004
kir Approximation 2,40-10°® 14,2 76004
Kov Warnatz 9,00-10° 0 6453
kor Approximation 4,00-108 7 6453
Kav Warnatz 2,80-10" 0 0

ksr Approximation 3,70:10% 9,7 0

Kqv Baulch/Bracco [5,6] |1,36-10™ 0 75400
kir Baulch/Bracco 3,10:10" 0 334
Kov Baulch/Bracco 6,40-10° 1 6250
kor Baulch/Bracco 1,501 0° 1 38640
Kav Urlaub 4,20-10" 0 0

ksr Urlaub 1,30-10" 0 45405
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9.4 Formelzeichen und Indizes

Zeichen Einheit Bedeutung

a [-] Druckexponent (reaktionskinetische Stoffkonstante)
a [-] Konstante fur die VIBE Funktion (a=6,908)

A K] A-Wert

A [m?] Flache

A [cm*/mol/s] StoRzahl

b K] reaktionskinetische Stoffkonstante

B [-] Temperaturbeiwert

B(op) [-] Warmetlbergangsfunktion

C [-] Konstante

C [-] Konzentration

Ca [m/s] Axialgeschwindigkeit

Cm [m/s] mittlere Kolbengeschwindigkeit

Cp [kJ/kg K] spezifische Warmekapazitat bei konstantem Druck
Cu [m/s] Umfangsgeschwindigkeit

Cv [kJ/kg K] spezifische Warmekapazitat bei konstantem Volumen
D [mm] Bohrung

E [J] Energie

f [-] Einflussfunktion auf den VIBE-Ziindverzug

g [-] Einflussfunktion auf die VIBE-Brenndauer

h [-] Einflussfunktion auf den VIBE-Formfaktor

h [kJ/kg] spezifische Enthalpie

H [kJ] Enthalpie

ha [kJ/kg] spezifische Enthalpie des ausstromenden Gases
he [kJ/kg] spezifische Enthalpie des einstromenden Gases
Hy [mJ/kg] unterer Heizwert

I [-] klopfauslésender Vorreaktionszustand

lp [-] Vorreaktionszustand

K [-] brennraumabhangige Konstante

K [kmol/m®/s] Reaktionsrate

k [m®kmol/s] Geschwindigkeitskonstante

Lmin [kg/kg] Mindestluftbedarf

m [kq] Masse

m [-] VIBE-Formfaktor

M [g/mol] molare Masse

Mgo [kq] Restgasmasse

My [Nm] Drehmoment

my [kq] Luftmasse

MZ [-] Methanzahl

n [min™] Drehzahl

n [Mol] Stoffmenge

n [-] Polytropenexponent

p [bar] Druck

Pe [kW] Leistung

Qs [kJ] Warmemenge Brennstoff

gs [kJ/kg] spezifische Warmemenge des Brennstoffs

Qw [kJ] Wandwarme
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R [kJ/kg K]
S [mm]
T [K]

t [s]

Tuv [K]

U [J]

u [J/kg]
\Y [m?]

W [J]

X [-]

a [W/K m?]
€ [-]

n [%]

Gi [-]

K [-]

A [-]

Tzv [OKW]
P [kg/m?]
¢ [PKW]
®vp [PKW]
w [°/s]

Indizes / Abklrzungen
0

AA
AG
Al
AM
APR
BA
BB
BD
BE
Bl
BM
DF
DVA
EA
El
EM
GA
Gl
GM
HBR
HD
KG
ND
OFAT

Gaskonstante

Hub

Temperatur

Zeit

Temperatur in unverbrannter Zone
innere Energie

spezifische innere Energie
Volumen
Volumenanderungsarbeit
Verbrennungsfortschritt

Warmeulbergangskoeffizient
Verdichtungsverhaltnis
Wirkungsgrad

Stoffanteil der Komponenten
Isentropenexponent
Verbrennungsluftverhaltnis
Zundverzug

Dichte

Kurbelwinkel

Brenndauer
Winkelgeschwindigkeit der Kurbelwelle

Referenzpunkt
Abgasseite Aulien
Aussetzergrenze
Abgasseite Innen
Abgasseite Mitte
Arbeitsprozessrechnung
Bankseite Aulden
Bestromungsbeginn
Brenndauer
Bestromungsende
Bankseite Innen
Bankseite Mitte
Dual-Fuel
Druckverlaufsanalyse
Einlassseite Aulden
Einlassseite Innen
Einlassseite Mitte
Generatorseite Aul3en
Generatorseite Innen
Generatorseite Mitte
Hauptbrennraum
Hochdruck
Klopfgrenze
Niederdruck

One Faktor at a Time
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OTE
PGI
pVKmax
R

VA

VE

VK
VKBB
VKBE
VKEB

Oberflachenthermoelement

Performance Gas Injection

maximaler Druck Vorkammerverbrennung
Referenzpunkt der jeweiligen Messreihe
Verbrennungsanfang

Verbrennungsende

Vorkammer

Vorkammer Brennbeginn

Vorkammer Brennende

Vorkammer Einblasebeginn
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