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1 Einleitung

Mit Aufladung und immer weiter verbesserter Direkteinspritzung erreichen heutige
Dieselmotoren hohe Leistung bei grofer Wirtschaftlichkeit. Der Dieselmotor mit
Direkteinspritzung ist daher die hauptsdchliche Antriebsquelle fiir Schiffe und Nutzfahr-
zeuge und findet zunehmend auch immer groflere Verbreitung im Bereich der Personen-
kraftwagen. Noch nicht zufriedenstellend geldst ist nach wie vor die Problematik der
Schadstoffemissionen, insbesondere zu hoher Stickoxid- und Partikelemissionen. Zwar
konnten im Lauf der letzten 10 Jahre durch innermotorische MaBBnahmen die Abgasemis-
sionen von Dieselmotoren vor dem Hintergrund immer strenger werdender Abgasemissi-
onsgrenzwerte bis zur Erfiillung der Euro III-Abgasnorm (Tabelle 1.1) deutlich reduziert
werden. Zu nennen sind hier insbesondere neue oder weiterentwickelte Technologien im
Bereich der Einspritzung und der Abgasturboaufladung, der Einsatz der Vierventiltechnik
mit zentraler Einspritzung sowie Optimierung und Abstimmung des Verbrennungssys-
tems, bei PKW-Dieselmotoren auch der Einsatz der Abgasriickfiihrung.

EURO I EURO II EURO III EURO IV EURO V
1992 1996 2000 2005 2008
CO 4,5 4 2,1 1,5 1,5
HC 1,1 1,1 0,66 0,46 0,46
NOy 8 7 5 3,5 2
Partikel 0,36 0,25 0,15* 0,1 0,02 0,02
* ab 1998

Tabelle 1.1: Gesetzliche Grenzwerte fiir limitierte Schadstoffe von LKW und Bussen in g/lkWh im
stationdren Test ECE R-49 (Euro [ und II) bzw. ESC (Euro Il - V) /126/

Doch werden die kiinftigen Grenzwerte im Nutzfahrzeugbereich ab Euro IV (Tabelle 1.1)
nicht ohne aufwendige MaBnahmen zur Abgasnachbehandlung einzuhalten sein. Ver-
schiedene Konzepte wie Abgasriickfiihrung mit FEinsatz eines Partikelfilters oder
innermotorische Partikelreduktion in Kombination mit SCR (selektive katalytische
Reduktion) oder NOy-Speicherkatalysator werden derzeit verfolgt. Dabei ist der Einsatz
der verschiedenen Konzepte nicht nur mit hoheren Kosten fiir das Fahrzeug, sondern
auch mit unterschiedlichen Nachteilen und Problemen verbunden. In dieser Situation
werden nun grofe Hoffnungen in ein alternatives Brennverfahren, die homogene
Dieselverbrennung, gesetzt. Bei diesem Verfahren wird der Kraftstoff moglichst homo-
gen im Brennraum als mageres Gemisch verteilt und mittels Kompressionsziindung
verbrannt. Durch Vermeiden lokaler Spitzentemperaturen und fetter Gemischanteile soll
die NO- und RuBbildung weitestgehend unterbunden werden.

Dieses, zur Zeit immer stérker interessierende neuartige Brennverfahren, bedarf umfang-
reicher Untersuchungen auf breiter Basis. Hierzu soll die vorliegende Arbeit beitragen.
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2 Aufgabenstellung

Die homogene kompressionsgeziindete Verbrennung ist innerhalb weniger Jahre in den
Mittelpunkt des Interesses und allgemeiner Erorterungen geriickt. Dies zeigt sich in der
grofen und zunehmenden Zahl von Verdffentlichungen zu diesem Bereich.

Die Aufgabe der vorliegenden Arbeit besteht darin, durch Untersuchungen mit einem von
einem Nutzfahrzeug-Dieselmotor abgeleiteten Einzylinder-Versuchsmotor Erkenntnisse
zu gewinnen, die fiir die Anwendung des Verfahrens einer kompressionsgeziindeten
homogenen Verbrennung von handelsiiblichem Dieselkraftstoff von Bedeutung sind.

Aus dem Anwendungsbezug der Aufgabe ergibt sich die Entscheidung fiir die innere und
gegen die duBere Gemischbildung als Gegenstand der Untersuchungen. Dieselkraftstoff
fithrt bei dulerer Gemischbildung wegen seiner hohen Siedetemperatur zu hohen HC-
und auch RuBemissionen, wie die Ergebnisse von Christensen et al. /33/ und Gray und
Ryan /34/ belegen, oder erfordert zumindest besondere aufwendige Einrichtungen zur
Kraftstoffverdampfung /7/ oder Kraftstoffvernebelung /25/.

Zur inneren Gemischbildung wurde eine 30-Lochdiise verwendet, die auf einer konventi-
onellen Sacklochdiise basiert und auf einen Common-Rail-Injekor montiert wird, der
ohne konstruktive Anderungen in den Zylinderkopf eingebaut werden kann. Durch
Variation des Spritzbeginns in der Kompressionsphase und des Raildrucks bieten sich
einfache Moglichkeiten, die Gemischbildung und damit die Homogenisierung giinstig zu
beeinflussen.

Die Untersuchungen sollen sich insbesondere mit der Frage des Potenzials der homoge-
nen Dieselverbrennung im Hinblick auf die Schadstoffemissionen und den Kraftstoff-
verbrauch und mit der Bewertung verschiedener Einflussparameter, insbesondere auch
zur Verbesserung der homogenen Gemischbildung, befassen. Aullerdem soll untersucht
werden, inwiefern der mogliche Lastbereich durch Aufladung oder/und Abgasriickfiih-
rung erweitert werden kann.

Da bereits bekannt ist, dass rein homogene Dieselverbrennung im oberen Lastbereich, der
wegen der Abgasbestimmungen fiir Nutzfahrzeuge von besonderem Interesse ist, nicht
angewandt werden kann, soll auch untersucht werden, inwiefern durch eine Kombination
der homogenen Verbrennung mit einer konventionellen heterogenen Verbrennung zur
Laststeigerung im oberen Lastbereich Verbesserungen erzielt werden konnen. Zur
homogenen Gemischbildung werden zwei seitlich im Zylinderkopf eingebaute Common-
Rail-Injektoren mit jeweils einer 8-Lochdiise verwendet. Die heterogene Gemischbildung
erfolgt mit Hilfe eines zentral eingebauten Common-Rail-Injektors mit konventioneller
Dise.
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3.1 Schadstoffbildung bei der konventionellen Dieselverbrennung

Da das Ziel der homogenen Dieselverbrennung in der Reduzierung der Stickoxid- und
der Partikelemissionen besteht, werden hier nur diese Emissionen aufgefiihrt.

3.1.1 Stickoxidemissionen

Die im Abgas von Verbrennungsmotoren enthaltenen Stickoxide setzen sich hauptsédch-
lich aus NO und NO, zusammen. Zusammenfassend werden die verschiedenen Stickoxi-
de als NOy bezeichnet. Fiir die NO-Bildung sind folgende Mechanismen relevant: Die
thermische NO-Bildung, die prompte NO-Bildung, die NO-Bildung aus Brennstoff-
Stickstoff und die NO-Bildung iiber Distickstoffoxid. Durch weitere chemische Reaktio-
nen wird ein Teil des gebildeten NO in NO, umgewandelt. Der NO,-Anteil an den
gesamten Stickoxidemissionen ist bei Dieselmotoren in der Teillast am hochsten und
betrdgt nach /3/ maximal 30%.

Thermisches NO (Zeldovich-NO)

Das Stickoxid bei der motorischen Verbrennung ist zum groBten Teil auf die thermische
Stickoxidbildung zuriickzufiithren. Der thermischen NO-Bildung liegen folgende drei
Elementarreaktionen zugrunde, die nach Zeldovich benannt (erste zwei Reaktionen) und
aufgrund der Erweiterung von Lavoie et al. /120/ (dritte Reaktion) als erweiterter
Zeldovich-Mechanismus bezeichnet werden:

O+N, < NO+N (R3.1)
N+0, <> NO+0O (R3.2)
N+OH < NO+H (R3.3)

Dabei weist die erste Reaktion, die zur Aufspaltung der N,-Dreifachbindung fiihrt, eine
sehr hohe Aktivierungsenergie auf, so dass sie erst bei sehr hohen Temperaturen mit
ausreichender Geschwindigkeit ablduft und damit die geschwindigkeitsbestimmende
Reaktion der thermischen NO-Bildung darstellt. Haupteinflussgrofen fiir die thermische
NO-Bildung sind neben der Temperatur das Luftverhéltnis und die Verweilzeit bei hohen
Temperaturen. Reaktionskinetische Simulationsrechnungen unter Zugrundelegung des
erweiteten Zeldovich-Mechanismus flir einen diskreten Volumenbereich ergeben
Folgendes /121/: Einerseits nimmt die NO-Bildung mit zunehmendem Luftverhiltnis bei
gegebener Temperatur zu. Andererseits nimmt die bei der Verbrennung erreichte
Temperatur unter adiabaten Bedingungen (adiabate Flammentemperatur) bei einem
Luftverhéltnis von A = 0,95 ein Maximum an. Unter Beriicksichtigung beider Effekte
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ergibt sich, dass bei einem Luftverhéltnis von A = 1,1 die NO-Bildung maximal ist /121/.
Mit steigendem Luftverhéltnis sinkt die adiabate Flammentemperatur, und die NO-
Bildung nimmt aufgrund der exponentiellen Temperaturabhéngigkeit rapide ab. Wegen
der starken Temperaturabhdngigkeit ist mit einer nennenswerten thermischen NO-
Bildung erst ab einer Temperatur {iber 2000 K zu rechnen.

Die hochste NO-Bildung findet aufgrund einer weiteren Temperaturerhdhung durch
Kompression und Verbrennung des restlichen Kraftstoffs sowie einer ldngeren Verweil-
zeit in den friih zu Beginn der Verbrennung entstandenen Zonen statt. Wahrend der
Verbrennung steigt zunichst die NO-Konzentration im verbrannten Gas mit fortschrei-
tender Zeit. Nach Ende der Verbrennung und bei Expansion sinken die Gastemperaturen
wieder und ein geringer Teil des entstandenen NO wird durch Riickreaktionen wieder
abgebaut. Bei weiterer Abkiihlung durch fortschreitende Expansion und beim Dieselmo-
tor auch durch Zumischung unverbrannter und damit kilterer Gase kommen die NO-
Bildungs- bzw. Zerfallsreaktionen zum Stillstand, so dass sich die NO-Konzentration
nicht mehr éndert.

Promptes NO (Fenimore-NQ)

Promptes NO bildet sich unter brennstoffreichen Bedingungen in der Flammenfront
/118/. Dabei erfolgt die prompte NO-Bildung im Vergleich zur thermischen NO-Bildung,
die im Verbrennungsmotor zum grofiten Teil im Post-Flame-Bereich stattfindet, sehr
schnell, woraus sich der Name promptes NO erkldrt. Die prompte NO-Bildung ist
verkniipft mit der Oxidation von Kohlenwasserstoffen, wobei die Reaktion des CH-
Radikals mit molekularem Stickstoff geschwindigkeitsbestimmend ist, bei der sich
Blausdure (HCN) und atomarer Stickstoff bilden:

CH+N, <> HCN+N (R3.4)

Uber weitere Reaktionen entsteht NO. Die Aktivierungsenergie bei Reaktion (R3.4) ist
geringer als bei Reaktion (R3.1). Daher lduft die prompte NO-Bildung schon bei niedri-
gerer Temperatur ab als die thermische NO-Bildung. Wie erwihnt, erfolgt die prompte
NO-Bildung hauptsédchlich unter brennstoffreichen Bedingungen, was beispielsweise
Simulationsrechnungen zur NO-Bildung in einem Riihrreaktor zeigen /119/. Fiir die
Berechnungen in /119/ ergibt sich, dass bei hohem Luftverhiltnis A > 1,4 die prompte
NO-Bildung sehr gering ist. Dies bedeutet fiir den Fall der homogenen Kompressions-
ziindung, dass wegen des hier bestehenden hohen Luftiiberschusses mit einer prompten
NO-Bildung nicht zu rechnen ist. Bei konventioneller motorischer Verbrennung betragt
nach /6/ der Anteil des prompten NO am gesamten NO 5 bis 10%.

Brennstoff-NO

Brennstoff-NO entsteht aus im Brennstoff enthaltenem Stickstoff. Aufgrund des sehr
geringen Stickstoffanteils im Dieselkraftstoff /121/ kommt diesem Mechanismus bei
dieselmotorischer Verbrennung kaum eine Bedeutung zu.



NO aus Distickstoffoxid

Hier reagiert Stickstoff mit atomarem Sauerstoff wie beim Zeldovich-Mechanismus,
jedoch unter Mitwirkung eines weiteren Molekiils M, was zur Bildung von Distickstoft-
oxid (N,O) fiihrt, das anschlieend mit atomarem Sauerstoff NO bildet /4/, /165/, /166/:

N, +O+M < N,0+M (R3.5)
N,O + 0 <> NO + NO (R3.6)

Die hieraus entstechende NO-Menge ist unter normalen motorischen Randbedingungen
mit hohen Spitzentemperaturen im Vergleich zum thermischen NO sehr gering, was
erkliren mag, dass dieser Mechanismus in der motorischen Fachliteratur weitgehend
nicht beriicksichtigt wird. Werden jedoch die thermische NO-Bildung durch niedrige
Temperaturen und die prompte NO-Bildung durch ein hohes Luftverhéltnis unterdriickt,
liefert der N,O-Mechanismus den groBten Beitrag zu der nunmehr geringen NO-Menge”.
Die Aktivierungsenergie fiir Reaktion (R3.5) ist geringer als fiir Reaktion (R3.1), so dass
der N,O-Mechanismus mit sinkender Temperatur nicht so stark verlangsamt wird wie die
thermische NO-Bildung /4/. Der N,O-Mechanismus ist besonders bei Gasturbinen, die
mit magerer vorgemischter Verbrennung betrieben werden, relevant /4/.

Die Stickoxidbildung iiber N>O wird wesentlich durch eine in der Reaktionszone
(Flammenfront /167/ oder homogener Reaktor /166/) vorhandene iiber dem Gleichge-
wicht liegende Konzentration von atomarem Sauerstoff (super-equilibrium atomic
oxygen concentration) verstirkt. Die O-Atom-Konzentration in der Reaktionszone
beeinflusst auch die thermische NO-Bildung in der Reaktionszone, was fiir magere
Flammen mit geringer Ausgangstemperatur der Reaktionspartner von Bedeutung ist, da
aufgrund der geringen Verbrennungstemperatur kaum thermische NO-Bildung im Post-
Flame-Bereich stattfindet und das iiber den Zeldovich-Mechanismus gebildete NO fast
ausschlielich aus der Flammenfront stammt /167/.

Das iiber N,O gebildete Stickoxid nimmt aufgrund der trimolekularen Reaktion (R3.5)
mit steigendem Druck zu. Die Randbedingungen (geringe Temperatur, hohes Luftver-
hiltnis und hoher Druck), die den N,O-Mechansimus im Vergleich zum thermischen und
prompten NO-Bildungsmechanismus in den Vordergrund treten lassen, liegen gerade
auch bei der homogenen Kompressionsziindung vor. Dem N,O-Mechanismus ist damit
fiir die sehr geringen NOx-Emissionen der homogenen Kompressionsziindung eine grof3e
Bedeutung zuzuschreiben.

* Die NO,-Emissionen sind unter den Randbedingungen, unter denen der N,O-Mechansimus als wesentlich
angesehen wird, im Vergleich zu NO,-Emissionen aus Verbrennungsmotoren sehr gering (20 — 40 ppm in
einem Stromungsreaktor mit CO als Kraftstoff /166/, 1,5 — 11 ppm in magerer laminarer Vormisch-
flamme /167/).
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3.1.2 Partikel-, insbesondere Rufiemissionen

Die durch die Abgasgesetzgebung limitierten Partikelemissionen setzen sich hauptsidch-
lich aus Ruf} und einem lastabhéngigen Anteil aus an RuBpartikeln angelagerten Kohlen-
wasserstoffen sowie geringen Anteilen an Sulfaten, Aschen und metallischem Abrieb
zusammen.

Ausgangspunkt fiir die Ru8bildung (vgl. zur Ru3bildung im Einzelnen /122/, /123/, /124/,
/4/, /6/) sind polyzyklische aromatische Kohlenwasserstoffe (PAK). Der erste Schritt bei
der Entstehung der PAK stellt die Bildung des ersten Benzolrings dar. Hierbei spielt
Ethin (Acetylen C;H,), das bei fetter Verbrennung in groferer Konzentration entsteht,
eine wichtige Rolle. Durch einen Wachstumsprozess, der auf einer H-Abstraktion und
einer C;H,-Addition (HACA-Mechanismus) beruht, entstehen weitere Ringe. Die PAK
wachsen weiter, bis sie ca. 12 bis 14 Ringe enthalten /124/. Durch anschlieBende
Verbindung zweier ebener PAK entstehen dreidimensionale Gebilde, die jetzt als
RuB3partikel bezeichnet werden. Durch Zusammenwachsen von RuBpartikeln, durch
Anlagerung von PAK und durch Oberflichenwachstum {iber eine H-Abstraktion und eine
C,H,-Addition vergroBern sich die RuBlpartikel weiter. Gleichzeitig mit der Ru3bildung
lauft die RuBBoxidation ab, die zur Verringerung der RuBBmasse fiihrt.

Die RufBbildung setzt ein niedriges Luftverhdltnis und eine hohe Temperatur voraus.
Dabei erfolgt die RuBlbildung ab einem Luftverhiltnis von unter 0,6 und einer Tempera-
tur von iiber 1400 bis 1500 K /127/, /128/. Die entstandene RuBmenge nimmt mit
abnehmendem Luftverhéltnis zu und ist im Temperaturbereich 1600 bis 1700 K beson-
ders hoch. Durch Unterschreiten der RuBbildungstemperatur gelingt es auch bei fettem
Gemisch, die RuBBbildung bei der motorischen Verbrennung zu vermeiden /129/.

Bei der dieselmotorischen Verbrennung erfolgt zunichst starke RufSbildung und anschlie-
Bend RuBoxidation durch Sauerstoff und OH-Radikale. Der im Abgas enthaltene Ruf}
stellt daher nur einen Bruchteil der zu einem bestimmten Zeitpunkt maximalen Ru3men-
ge im Brennraum dar.

3.1.3  Zielkonflikt Stickoxid — Ruf}

Bei der konventionellen Dieselverbrennung besteht ein Zielkonflikt zwischen Stickoxid-
und RuBlemissionen. Eine Maflnahme, die zur Absenkung einer der beiden Schadstoff-
komponenten fiihrt, bewirkt meist eine Zunahme der anderen Schadstoffkomponente. So
fiihrt beispielsweise eine Spétverstellung des Spritzbeginns zur Reduktion der Stickoxid-
emissionen und meist zu einer Zunahme der Ruflemissionen, da die Rulloxidation
verschlechtert wird. Weiter werden durch eine Absenkung des Einspritzdrucks, die zu
einer Erhohung der TropfchengroBe fiihrt, zwar die NOy-Emissionen reduziert, jedoch
steigen die Rullemissionen an. Als drittes Beispiel sei die Abgasriickfithrung genannt, die
durch eine Absenkung lokaler Spitzentemperaturen zu einer Verringerung der NOj-



Emissionen, jedoch durch den reduzierten Sauerstoffgehalt und der daraus resultierenden
Abnahme der RuBBoxidation zu einem Anstieg der Ru3emissionen fiihrt.

3.2 Homogene Dieselverbrennung

Die konventionelle Dieselverbrennung ist gekennzeichnet durch eine inhomogene
Verteilung von Luft und Kraftstoff. Die Konzentration des Kraftstoffs nimmt im Ein-
spritzstrahl von innen nach auflen zum Bereich des umgebenden Luft-Restgasgemisches
hin immer weiter ab. Die Verbrennung in Zonen bei Luftverhiltnissen im Bereich des
stochiometrischen Luftverhéltnisses und darunter fithrt zu hohen Spitzentemperaturen,
die die Ursache fiir die thermische NO-Bildung sind. Weiterhin fiihrt Sauerstoffmangel in
fetten Zonen in Verbindung mit hohen Temperaturen zur Ru3bildung.

Bei homogener Gemischbildung liegt eine gleichmifBige Kraftstoffverteilung im Brenn-
raum vor; das lokale Luftverhiltnis entspricht im Idealfall im ganzen Brennraum dem
globalen Luftverhiltnis. Bei Verbrennung dieses homogenen Gemisches ergibt sich
nahezu eine einheitliche Temperatur im Brennraum, die aufgrund des hohen Luftiiber-
schusses so gering ist, dass eine thermische NO-Bildung weitgehend vermieden wird.
Weiterhin wird durch fehlende fette Gemischbereiche eine Ruflbildung vermieden. Damit
wird der bei der konventionellen Dieselverbrennung bestehende Zielkonflikt zwischen
NOx- und RuBBemissionen aufgehoben. Bild 3.1 verdeutlicht den prinzipiellen Unterschied
zwischen konventioneller und homogener Dieselverbrennung.

Die Zindung muss durch Selbstziindung des gesamten Gemisches erfolgen. Eine
Fremdziindung mit anschlieBender Flammenausbreitung wie beim Ottomotor ist wegen
des hohen Luftiiberschusses nicht moglich.

Aus der mehr oder weniger simultanen Selbstziindung und anschlieBenden Verbrennung
des gesamten homogenen Gemisches resultieren ein hoher Druckanstieg und eine kurze
Brenndauer. Durch die fast gleichzeitige Umsetzung des gesamten Gemisches wird die
Geschwindigkeit der Kraftstoffumsetzung hauptséchlich durch die Geschwindigkeit der
chemischen Reaktionen bei der Oxidation des Kraftstoffs bestimmt. Die Verhiltnisse
sind insofern anders als bei der konventionellen Dieselverbrennung, die als mischungs-
kontrolliert gilt, das heiflt, bei der die Umsatzrate von der Geschwindigkeit der Ver-
mischung von Luft mit Kraftstoff abhéngt. Ein prinzipieller Unterschied besteht auch
zum Ottomotor, bei dem die Umsatzrate durch die turbulente Flammenausbreitung
bestimmt wird.
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Bild 3.1: Unterschied zwischen konventioneller und homogener Dieselverbrennung

3.3 Uberblick iiber verschiedene Verfahren zur homogenen Kompres-
sionsziindung

Unter dem Druck einer immer schirfer werdenden Abgasgesetzgebung haben in den
letzten Jahren intensive Forschungsaktivititen zur homogenen kompressionsgeziindeten
Verbrennung eingesetzt. Hierbei ist im Wesentlichen nach Art des verwendeten Kraft-
stoffs zwischen dem Bestreben, eine Alternative zum herkémmlichen Ottomotor zu
finden, und dem Ziel, zu einer schadstoffirmeren Dieselverbrennung zu gelangen, zu
unterscheiden. Wihrend es fiir den ottomotorischen Bereich insbesondere darum geht, bei
Verbesserung des Wirkungsgrads zu geringeren Stickoxidemissionen zu kommen, geht es
beim Dieselmotor neben der Stickoxidreduktion auch um eine Verringerung der Partikel-
emissionen. Im einen wie im anderen Bereich kommen sowohl innere als auch duBere
Gemischbildung in Betracht. Obwohl sich die vorliegende Arbeit nur mit der homogenen
Kompressionsziindung mit Dieselkraftstoff (homogene Dieselverbrennung) beschiftigt,
soll doch im Folgenden wegen weitgehender Parallelen ein Uberblick iiber den aktuellen
Stand der Technik im Bereich der homogenen Kompressionsziindung insgesamt gegeben

werden.

3.3.1 AuBere Gemischbildung

3.3.1.1 Rein homogene Verbrennung

Als der erste mit homogener Kompressionsziindung betriebene Motor gilt, abgesehen von
Kleinstmotoren fiir Modellflugzeuge, der Lohmann-Fahrradmotor aus dem Jahr 1949
/10/. Der Lohmann-Fahrradmotor war ein schlitzgesteuerter Zweitakt-Einzylindermotor
(Vin = 18,47 cm?®) mit Kurbelkastenspiilung und variabel einstellbarer Verdichtung, der
mit Benzin, aber auch mit Gas6l betrieben werden konnte. Die Ziindung erfolgte durch



Selbstziindung des komprimierten homogenen Gemisches, wobei die Verdichtung
eingestellt werden musste (im Betrieb zwischen € = 14 — 18).

Im Rahmen von Untersuchungen zur Homogenisierung eines Teils des insgesamt
zugefiihrten Kraftstoffs, um Ruflemissionen von Dieselmotoren zu verringern, wurden
von Alperstein et al. /25/ 1958 auch Versuche mit rein homogener Verbrennung durchge-
fiihrt. Das Kraftstoff-Luftgemisch wurde durch einen externen Kraftstoffvernebler
gebildet. Dabei konnte mit den Kraftstoffen n-Hexan, n-Heptan und Diethylether mit
einem Verdichtungsverhiltnis von ¢ = 16,5 und einer Temperatur der Ansaugluft
entsprechend der Raumlufttemperatur eine Ziindung und fiir n-Hexan auch ein guter
Wirkungsgrad (indiziert 39,7%) erreicht werden, wéihrend mit anderen Kraftstoffen (z. B.
Dieselkraftstoff mit der Cetanzahl 44) unter diesen Randbedingungen keine Ziindung
erfolgte.

1979 wurde von Onishi et al. /11/ ein Verfahren fiir einen Einzylinder-Zweitaktmotor mit
Kurbelkastenspiilung (Vy, = 372 bzw. 98 cm?®, € = 7,5 bzw. 6,0) vorgestellt, bei dem im
Teillastbereich bis zu einem effektiven Mitteldruck von ca. 2,5 bar Selbstziindung erfolgt.
Im dariiber liegenden Lastbereich erfolgt die Ziindung konventionell mit einer Ziindker-
ze. Das Verfahren mit Selbstziindung wurde von Onishi als ,,Active Thermo-Atmosphere
Combustion (ATAC)* bezeichnet. Von Noguchi wurde das gleiche Verfahren an einem
Zweitakt-Gegenkolbenmotor (V, = 346 cm?, € = 6,7) untersucht /12/. Dieses Verfahren
wurde von Honda weiterentwickelt /13/, /14/, /15/ (Einzylinder, Vy, =246 — 402 cm?, € =
6,1 — 6,7) und kam in einem Geldndemotorrad zum Einsatz, das 1995 bei der Rallye
Paris-Dakar eingesetzt wurde. Aktuell findet das Verfahren serienméBig fiir den Motor-
roller Honda Pantheon (Einzylindermotor, V,=125 cm?, ¢ = 7) Anwendung. Weitere
Untersuchungen wurden in Japan /16/, /74/, Frankreich und Italien /17/ durchgefiihrt. Ziel
des Verfahrens ist es, die Verbrennung bei Zweitaktmotoren im Teillastbereich zu
verbessern. Im Gegensatz zu den spidter untersuchten Verfahren zur homogenen Kom-
pressionsziindung beim Viertaktmotor war es nicht das Ziel der Untersuchungen, die
Stickoxidemissionen zu verringern, die jedoch trotzdem aufgrund des hohen Restgasge-
halts gering waren. Wegen des problematischen Ladungswechsels beim schlitzgesteuer-
ten Zweitaktmotor ergibt sich insbesondere im Teillastbereich ein hoher Restgasgehalt.
Der hohe Restgasgehalt behindert die Flammenausbreitung und kann auch zu Fehlziin-
dungen fiihren. Es ergibt sich ein ungleichformiger Motorlauf, wobei die HC-Emissionen
und der Kraftstoffverbrauch hoch sind /14/. Durch Selbstziindung ohne Flammenaus-
breitung wird dies vermieden, zyklische Schwankungen des Mitteldrucks, HC-
Emissionen und Kraftstoffverbrauch werden stark verbessert /11/ - /14/. Bei Honda wird
durch einen Schieber im Auslasskanal der Abgasgegendruck variiert. Dadurch wird der
Restgasanteil erhoht und durch die steigende Gastemperatur im Zylinder der Beginn der
Selbstziindung beeinflusst /75/. Der Selbstziindungsbetrieb war nach /15/ in einem
Lastbereich von ca. 5 bis 60% der Volllast moglich, da im Leerlaufbereich die Tempera-
tur fiir eine Selbstziindung zu gering und bei hoher Last die Restgasmenge zu gering war,
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was ebenfalls zu einer zu geringen Temperatur fiir die Selbstziindung fiihrte. Von hohem
Druckanstieg oder klopfiahnlicher Verbrennung bei Selbstziindungsbetrieb wird nichts
berichtet; der hochste in den Verdffentlichungen genannte effektive Mitteldruck liegt bei
ca. 3,6 bar /14/, /75/. Es ist davon auszugehen, dass der hohe Restgasanteil die Ge-
schwindigkeit der Kraftstoffumsetzung reduziert. Ein dhnliches Verfahren kam bei einem
1230-cm?-Dreizylinder-Zweitaktmotor zum Einsatz, der zu Versuchszwecken in einen
PKW eingebaut wurde /18/.

Erste Untersuchungen zum Einfluss verschiedener Parameter (Luftverhéltnis, AGR,
Verdichtungsverhiltnis) auf die homogene Kompressionsziindung am Viertaktmotor,
auch zur Festlegung eines durch Klopfen und ausbleibende Ziindung begrenzten Be-
triebsbereichs, wurden von Najt und Foster 1983 /19/ sowie von Thring 1989 /20/ mit
unterschiedlichen Kraftstoffen durchgefiihrt. Zum Teil wurde ein niedriges Verdich-
tungsverhéltnis (¢ = 8) gewihlt, um Klopfen zu verhindern, wobei dann eine hohe
Ansauglufttemperatur notwendig war, um eine Ziindung zu gewahrleisten. Von Aoyama
et al. 1996 /22/ wird, bei Verwendung von Benzin als Kraftstoff, von sehr geringen NOy-
Emissionen bei ungefdhr gleichem Verbrauch wie bei einem konventionellen direktein-
spritzenden Dieselmotor berichtet. Die HC-Emissionen waren jedoch im Vergleich zum
heterogen betriebenen Dieselmotor hoch.

1992 wurde von Stockinger et al. /23/, /24/ die homogene Kompressionsziindung bei
duBerer Gemischbildung mit ziindunwilligen Kraftstoffen, hauptsidchlich Benzin, ohne
Drosselung (Qualititsregelung) an einem Vierzylinder-Viertaktmotor (V, = 1588 cm?)
untersucht. Zur optischen Untersuchung der Verbrennung mit der Lichtleitmesstechnik
kam auch ein Zweitaktmotor zum Einsatz /24/. Bei einem Verdichtungsverhéltnis von € =
18,7 war eine hohe Ansauglufttemperatur (95 bis 160°C, je nach Last) notwendig, um
eine Ziindung zu erreichen. Um eine verbrauchsungiinstige elektrische Autheizung der
Ansaugluft zu vermeiden, wurde auch eine Aufheizung der Ansaugluft iiber einen
Kiihlwasser-Ansaugluft-Wiarmetauscher erfolgreich eingesetzt. Der Kraftstoffverbrauch
war aufgrund des hohen Verdichtungsverhiltnisses, geringer Ladungswechselverluste bei
ungedrosseltem Betrieb, hohem Gleichraumgrad und hohem Luftverhiltnis giinstiger als
beim konventionellen Ottomotor. Die NOx-Emissionen waren extrem niedrig. Es wurde
auBerdem von im Vergleich zum konventionellen Ottomotor deutlich niedrigeren
Rohemissionen von HC und CO berichtet. Wegen starker Druckschwingungen konnte
nur eine Last bis 5 bar indizierter Mitteldruck verwirklicht werden.

Die Arbeiten von Ryan und Callahan /21/ und von Gray und Ryan /34/ (Southwest
Research Institute) befassen sich speziell mit der Untersuchung der homogenen Verbren-
nung bei duBlerer Gemischbildung mit Dieselkraftstoff (Einzylindermotor, Vi, = 702 cm?,
€ =7,6 —17). Es ergaben sich gegen null gehende NOy-Emissionen, hohe HC-Emissionen
und ein im Vergleich zum konventionellen Dieselmotor hoherer Kraftstoffverbrauch /34/.
In /34/ wird dargelegt, dass bei einer Verringerung der Ansauglufttemperatur unter
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130°C sich ein starker Anstieg der Schwirzungszahl ergibt, was auf eine schlechte
Verdampfung aufgrund der hohen Siedetemperatur des Dieselkraftstoffs zuriickgefiihrt
wird.

1998 veroffentlichte Zillmer /7/ Ergebnisse von Versuchen, bei denen Dieselkraftstoff in
einer speziellen Verdampfungseinrichtung verdampft und dann in das Saugrohr eines
Vierzylinder-Viertaktmotors mit Wirbelkammer (V, = 1896 cm? & = 17) eingebracht
wurde. Es wurden gegen null gehende NOy- und RuB3emissionen erreicht. Durch Abgas-
rickfiihrung (bis 30%) konnte die homogene Umsetzung verlangsamt werden.

An der Universitidt Lund in Schweden wurde die homogene Kompressionsziindung mit
ziindunwilligen, leichtfliichtigen bzw. gasformigen Kraftstoffen (Isooktan, Ethanol und
Erdgas) an einem von einem Nutzfahrzeugmotor abgeleiteten Einzylindermotor (Vy =
1600 cm?) untersucht /30/, /31/, /32/. Hohe Ansauglufttemperaturen (40 bis 170°C,
abhédngig von Verdichtungsverhéltnis, Luftverhéltnis, Kraftstoff, Ladedruck, AGR) waren
notwendig, um bei Verdichtungsverhéltnissen von € = 17 — 21 eine Ziindung im Bereich
des oberen Totpunkts zu erhalten. Bei gegen null gehenden NO-Emissionen waren die
HC-Emissionen ungefihr doppelt so hoch wie beim ottomotorischen Betrieb mit A = 1,
die CO-Emissionen waren bei hinreichend hoher Gastemperatur niedriger. Der Kraft-
stoffverbrauch lag auf dem Niveau direkteinspritzender Dieselmotoren /30/. Ohne
Aufladung war die Last auf ca. 5 bar indizierten Mitteldruck beschriankt und konnte bei
einem absoluten Ladedruck von 3 bar auf 14 bar indizierten Mitteldruck gesteigert
werden, wobei durch die Laststeigerung sich der Druckanstieg teilweise auf 40 bar/°KW
erhohte /31/. Durch Abgasriickfiihrung konnte der Druckanstieg reduziert und die
Brenndauer verldngert werden /32/. Mit einer Kombination von Aufladung und Abgas-
riickfithrung wurde bei 48% AGR und einem absoluten Ladedruck von 2,5 bar bei A =
1,03 ein indizierter Mitteldruck von 16 bar erreicht /60/. Durch Einspritzung von Wasser
in das Saugrohr konnte bei fiir die Verdampfung des Wassers hinreichend hoher An-
sauglufttemperatur der Ziindbeginn in gewissen Grenzen verzogert werden /72/. Dies war
allerdings meist mit einem Anstieg der HC- und CO-Emissionen verbunden. Versuche
mit Kraftstoffgemischen aus verschiedenen Anteilen Isooktan und n-Heptan sowie
Benzin und Dieselkraftstoff zeigten, dass bei entsprechender Wahl des Verdichtungsver-
héltnisses (¢ = 9,6 — 22,5) und der Ansauglufttemperatur (30 bis 130°C) die homogene
Kompressionsziindung fiir Kraftstoffe mit stark unterschiedlicher Ziindwilligkeit méglich
ist /33/. Dieselkraftstoff erwies sich allerdings bei &uBlerer Gemischbildung aufgrund
seiner hohen Siedetemperatur und einer daraus resultierenden schlechten Gemischbildung
auch bei einer Ansauglufttemperatur von 90°C als ungeeignet. Es ergaben sich erhdhte
RuBlemissionen sowie hohe HC- und CO-Emissionen, das hei3it, ein niedriger Umset-
zungsgrad und ein daraus resultierender hoher Kraftstoffverbrauch /33/. Versuche an
einem Sechszylinder-Nfz-Motor werden in /61/ beschrieben. Bis zu einem effektiven
Mitteldruck von 5 bar konnte allen Zylindern die gleiche Mischung aus Isooktan und n-
Heptan als Kraftstoff zugefiihrt werden. Beide Kraftstoffe wurden iiber jeweils zwei
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Einspritzdiisen pro Zylinder in den Einlasskanal eingespritzt. Bei einem effektiven
Mitteldruck iiber 5 bar (bis maximal 6,15 bar) war eine individuelle Einstellung des
Mischungsverhéltnisses Isooktan/n-Heptan notwendig, um zu unterschiedlichen Ziindbe-
ginn und Klopfen oder um eine unvollstdndige Verbrennung in einzelnen Zylindern zu
verhindern. Wie in /35/ beschrieben, wurde an einem Vollmotor iiber das Verhéiltnis
Isooktan/n-Heptan der Ziindzeitpunkt kontrolliert, wobei das zeitliche Verhalten des
Motors bei transienter Last- und Drehzahldnderung sowie einer sprunghaften Sollwertin-
derung des 50%-Umsatzpunktes untersucht wurde. Die Kontrolle des Ziindzeitpunktes
beruhte auf der Berechnung des 50%-Umsatzpunktes in Echtzeit aus einer Messung des
Druckverlaufs fiir jeden Zylinder. Es wurde auch der Einsatz verschiedener Katalysatoren
mit unterschiedlicher Beschichtung zur Reduktion der hohen HC- und CO-Emissionen
am Einzylindermotor bei Verwendung von Isooktan als Kraftstoff untersucht /104/. Je
nach Abgastemperatur (250 — 350°C) und Beschichtung wurde eine Reduktion der HC-
Emissionen um 45 bis 90% und der CO-Emissionen um 98 bis 99,8% erreicht.

Chen et al. /103/ untersuchten die homogene Kompressionsziindung bei duBerer Ge-
mischbildung mit Erdgas-DME-Gemischen an einem nicht aufgeladenen Einzylinder-
Motor (Vi = 636 cm?, € = 17,7) fiir einen effektiven Mitteldruck bis 4,7 bar. Bei Zufuhr
von reinem Erdgas (Cetanzahl < 6) als Kraftstoff erfolgte bei einer Ansauglufttemperatur
von 28°C keine Ziindung, so dass die Zumischung einer bestimmten Menge an DME
(Cetanzahl > 55) notwendig war, um eine Ziindung zu erreichen. Es wurde festgestellt,
dass die Menge an DME gering sein sollte, da mit steigender DME-Zufuhr die Ziindung
frither erfolgte, wodurch der Druckanstieg und das Klopfen zunahmen und der Wir-
kungsgrad abnahm. Bei optimierter Menge an DME war der Wirkungsgrad hoher als bei
einem konventionellen Dieselmotor, was auf einen hoheren Gleichraumgrad zuriickge-
fiihrt wird. Die NOx-Emissionen waren extrem gering, wihrend die HC-Emissionen hoch
waren.

Von Oakley et al. /71/ wurde der Einfluss des Luftverhiltnisses und der AGR-Rate bei
dulerer Gemischbildung mit Benzin und starker Ansaugluftheizung (320 °C) bei einem
Verdichtungsverhiltnis von € = 11,5 mit einem Einzylindermotor (V, =504 cm?®) unter-
sucht. Der mogliche Betriebsbereich war bei zu geringem Luftverhéltnis durch Klopfen,
bei zu hohem Luftverhéltnis durch unvollstindige Verbrennung und bei zu hoher AGR-
Rate durch eine ausbleibende Ziindung begrenzt. Ohne AGR lag das minimale Luftver-
hiltnis an der Klopfgrenze bei A = 3,15. Der indizierte Mitteldruck betrug hierbei 2,5 bar.
Der hochste erreichte indizierte Mitteldruck lag bei 3,8 bar bei A = 1 und 43% AGR. Im
Vergleich zum konventionellen Ottomotor waren die NOyx-Emissionen um mindestens
97% geringer, die HC-Emissionen hdher und die CO-Emissionen je nach Luftverhiltnis
und AGR-Rate niedriger oder zum Teil auch viel hher.

Weitere Untersuchungen wurden von Furutani /56/ et al. durchgefiihrt, bei denen jeweils
ein ziindunwilliger gasformiger Kraftstoff (Propan, n-Pentan oder Wasserstoff) und ein
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ziindwilliger fliissiger Kraftstoff (n-Heptan oder n-Hexan) dem Motor durch &duBlere
Gemischbildung zugefiihrt wurden. Dabei wurde das Verhéltnis beider Kraftstoffe so
eingestellt, dass die Ziindung bei OT erfolgte. Ferner wurde von Takatsuto et al. /57/ und
lida und Tetsuya /76/ die homogene Verbrennung mit verschiedenen gasformigen
Kraftstoffen (Propan, n-Butan, DME), insbesondere auch der Einfluss verschiedener
Parameter auf die Ausbildung der Cool- und Hot-Flame-Verbrennung und den méglichen
Betriebsbereich zwischen ausbleibender Ziindung und Klopfen, untersucht.

Die Selbstziindung von ziindunwilligen Kraftstoffen wie beispielsweise Benzin erfordert
eine hohe Temperatur, die in den bisher beschriebenen Versuchen durch Autheizung der
zugefiihrten Luft und/oder ein hohes Verdichtungsverhéltnis erreicht wurde. Fiir den
Fahrzeugeinsatz ist eine Ansaugluftheizung jedoch kaum praktikabel. Des Weiteren ist es
mit einem hohen Verdichtungsverhiltnis aufgrund des Klopfens nicht moglich, den
Motor im hohen Lastbereich, in dem die homogene Kompressionsziindung nicht einge-
setzt werden kann, mit konventioneller ottomotorischer Verbrennung zu betreiben. Aus
diesen Griinden wurde vorgeschlagen, den Selbstziindungsbetrieb fiir den Viertaktmotor
durch Abgasriickhaltung, &hnlich wie beim ATAC-Verfahren des Zeitaktmotors, bei
normalem Verdichtungsverhéltnis und ohne Ansaugluftheizung zu verwirklichen.
Hinzuweisen ist hier zunichst auf die Ausfiihrungen von Willand et al. /67/, die aller-
dings von einer inneren Gemischbildung (,,Otto-DE*) ausgehen. Die Abgasriickhaltung
geschieht durch gednderte Ventilsteuerung mit einer variablen Ventilsteuerung, bei-
spielsweise durch friihes SchlieBen des Auslassventils und spites Offnen des Einlassven-
tils. Versuche hierzu wurden von Lavy et al. /68/ und Kontarakis et al. /69/, allerdings
nicht mit einer variablen Ventilsteuerung, sondern mit speziellen Nocken, und von Law
et al. /70/ mit elektrohydraulischer Ventilsteuerung durchgefiihrt. Der Motorbetrieb
erfolgt ungedrosselt, wodurch in Verbindung mit einer schnellen Kraftstoffumsetzung ein
Verbrauchsvorteil gegeniiber dem konventionellen Ottomotor im Teillastbereich zu
erwarten ist. Der Anteil des zuriickgehaltenen Abgases war hoch und lag bei /70/
zwischen 36 und 59% und bei /69/ bei 60%. Das Luftverhéltnis lag im Bereich A = 0,90 —
1,27. Die Untersuchungen waren auf die Teillast beschrinkt mit maximalen indizierten
Mitteldriicken von 4 bar /68/, 3,8 bar /69/ und 5 bar /70/. Aufgrund des hohen Restgasge-
halts wurden bei allen drei Untersuchungen sehr geringe Stickoxidemissionen erzielt. Der
Kraftstoffverbrauch konnte in /68/ gegeniiber dem konventionellen Verfahren um
maximal 8% verbessert werden. Die HC-Emissionen waren dhnlich, zum Teil auch etwas
hoher als bei einem konventionellen Ottomotor /68/, /69/.

3.3.1.2 Homogen-heterogene Verbrennung bei dullerer Gemischbildung fiir den
Homogenanteil

Ein Verfahren mit duflerer Gemischbildung fiir den Homogenanteil und direkter Einsprit-

zung von Dieselkraftstoff mit einer 4-Lochdiise wurde vom Traffic Safety and Nuisance

Research Institute in Japan mit einem Einzylinderdieselmotor (Vy, = 522 cm?, ¢ = 20,4)
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untersucht. Erste Veroffentlichungen /62/, /63/ beschreiben Versuche mit ziindunwilli-
gem und leicht fliichtigem Isooktan zur duBeren Gemischbildung. Das homogene
Isooktan-Luftgemisch wurde durch Verbrennung des direkt eingespritzten Dieselkraft-
stoffs geziindet. Es wird von einer Reduktion der RuBlemissionen mit zunehmendem
Homogenanteil und einer bis zu einem vorgemischten Anteil von 80% geringen, ab 80%
vorgemischtem Anteil sehr starken Reduktion der NOy-Emissionen mit zunehmendem
Homogenanteil berichtet. Die HC- und CO-Emissionen steigen mit dem Homogenanteil,
der Kraftstoffverbrauch bleibt ungefahr konstant. AnschlieBende Untersuchungen wurden
fiir den gleichen Kraftstoff (Dieselkraftstoff) zur inneren und dufleren Gemischbildung
durchgefiihrt /64/-/66/. Dabei erfolgte die Ziindung des homogenen Gemisches durch
Kompression deutlich vor OT, so dass die homogene Verbrennung weitgehend vor der
heterogenen Verbrennung stattfand. Auch hier wurde eine Verringerung der NOy-
Emissionen und meist auch der Ru3emissionen mit zunehmendem Homogenanteil erzielt.
Die HC-Emissionen nahmen mit der homogenen Einspritzmenge deutlich zu. Der
Kraftstoffverbrauch verschlechterte sich mit zunehmendem Homogenanteil aufgrund der
hohen HC-Emissionen und der frithen Ziindung des homogenen Anteils. Von Problemen
bei duBerer Gemischbildung mit hochsiedendem Dieselkraftstoff, die bei /33/, /34/ zu
einem Anstieg der Ruflemissionen fiihrte, wird nichts berichtet.

Bei einer Variation der oben genannten Versuche von Zillmer /7/ wurde zusétzlich zur
duBeren Gemischbildung ein Teil des Kraftstoffs in die Wirbelkammer eingespritzt und
heterogen verbrannt. Dies fiihrte bei einem Homogenisierungsanteil von 50% zu einer
Reduktion der Stickoxidemissionen um mehr als die Hilfte

Eine kombiniert homogen-heterogene Verbrennung mit DME bzw. DME-
Methanmischungen fiir die duflere Gemischbildung und direkter Einspritzung von
Dieselkraftstoff wurde von Kaimai et al. /73/ an einem Einzylindermotor (¢ = 18, 16, 14,
Vi =522 cm?) fiir Lasten bis 4,2 bar effektiven Mitteldruck untersucht. Der Spritzbeginn
fiir die direkte Einspritzung lag bei 8° v. OT. Dabei ergaben sich im Vergleich zum
konventionellen Dieselmotor geringere NOx- und Ruflemissionen bei geringer Last (pme =
2 bar) und hohere NOy- und geringere Rullemissionen bei hoherer Last (bis pme=4,2 bar).

Des Weiteren sind noch Untersuchungen zu nennen, die zum Teil vor der Diskussion der
homogenen Verbrennung durchgefiihrt wurden und bei denen die dullere Gemischbildung
mit ziindunwilligen und leichtfliichtigen oder gasférmigen Kraftstoffen (Benzin, Alko-
hole, Erdgas, Propangas) oder auch mit Dieselkraftstoff unterhalb der Selbstziindungs-
konzentration und die innere Gemischbildung durch Einspritzung von Dieselkraftstoff
erfolgte /25/, /26/, /112/-/116/. Nach Ziindung des eingespritzten Dieselkraftstoffs kommt
es zur Verbrennung des ziindunwilligen Gemisches. Fiir ein solches Brennverfahren
wurde in der Literatur oft der Ausdruck hybride Verbrennung und fiir die dulere Ge-
mischbildung im Englischen der Ausdruck ,,Fumigation* verwendet. Diese Untersuchun-
gen wurden in der Vergangenheit meist mit dem Ziel durchgefiihrt, die Rulemissionen
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bei der Dieselverbrennung zu reduzieren. Da das mit d&ullerer Gemischbildung zugefiihrte
homogene Gemisch mager ist, ist davon auszugehen, dass dieses nicht mit einer Flam-
menfront wie beim Ottomotor verbrennt, sondern zumindest teilweise durch Selbstziin-
dung umgesetzt wird. Hierfiir spricht auch die Beobachtung, dass bei Zunahme des
Anteils an duBerer Gemischbildung der Druckanstieg zunimmt und es zu einer Art
Klopfen kommt. In den verschiedenen Untersuchungen wurde eine Reduktion der
RuBemissionen und ein Anstieg der HC- und CO-Emissionen mit zunehmendem Anteil
an dullerer Gemischbildung festgestellt. Im Hinblick auf die NOx-Emissionen sind die
Ergebnisse unterschiedlich. Wahrend einige Autoren eine Abnahme der NOx-Emissionen
bei hybrider Verbrennung feststellen /112/, /115/, verzeichnen andere Autoren je nach
Last auch eine Zunahme der NOy-Emissionen /113/, /114/,/116/.

3.3.2 Innere Gemischbildung

3.3.2.1 Rein homogene Verbrennung

Die homogene Dieselverbrennung mit innerer Gemischbildung wurde insbesondere am
New ACE Institute in Japan untersucht /36/-/43/. Die Versuche wurden an einem von
einem Nutzfahrzeugmotor abgeleiteten Einzylindermotor (V, = 2004 cm?, ¢ = 16,5)
durchgefiihrt. Das Verfahren wird PREDIC (Premixed lean diesel combustion) genannt.
Zur Gemischbildung wurden zentral eingebaute 6- und 30-Lochdiisen sowie nach innen
offnende Kegelstrahldiisen bei Einspritzdriicken bis 2500 bar verwendet. Des Weiteren
wurden auch zwei seitlich eingebaute Common-Rail-Injektoren mit 2-Lochdiisen
verwendet. Durch Kollision der von den zwei seitlichen Diisen stammenden Einspritz-
strahlen wird nach /36/ die Eindringtiefe reduziert und die Gemischbildung verbessert.
Bei entsprechend frithem Spritzbeginn ergaben sich flir alle Einspritzsysteme sehr
geringe NOy-Emissionen, aber hohe HC- und CO-Emissionen. Die Versuche wurden fiir
konventionellen Dieselkraftstoff, zum Teil auch mit speziellen Dieselkraftstoffen
niedriger Cetanzahl (19 und 40) sowie mit Gemischen von Dieselkraftstoff mit sauer-
stoffhaltigen Kraftstoffen (Ethanol, Ether) durchgefiihrt, um die Ziindung zu verzdgern
und damit den Kraftstoffverbrauch zu verbessern. Der Lastbereich ohne Aufladung war
auf 4,5 bar indizierten Mitteldruck beschrinkt /41/. Durch Aufladung (1,86 bar absoluter
Ladedruck) konnte der maximal mogliche Lastbereich verdoppelt werden, wobei hierzu
allerdings das Verdichtungsverhiltnis auf € = 12,5 abgesenkt und der Spritzbeginn weiter
nach friih verstellt wurde, was zu einer unvollstindigeren Verbrennung fiihrte /41/.

Toyota verwendete fiir die homogene Gemischbildung mit Dieselkraftstoff eine Kegel-
strahldiise /44/-/46/ bei Einspritzdriicken von 200 bis 500 bar (Bezeichnung UNIBUS =
unifom bulky combustion system). Die Untersuchungen wurden mit einem Einzylinder-
motor (Vi = 915 cm?®) und mit einem Vierzylindermotor (Vy, = 4110 cm?®) mit einem
Verdichtungsverhéltnis zwischen € = 12 — 18 im Teillastbereich durchgefiihrt. Bei friithem
Spritzbeginn (60° v. OT) wurden gegen null gehende NOx- und Ruflemissionen erreicht.
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Die HC-Emissionen und der Verbrauch nahmen mit friithem Spritzbeginn zu, da der
eingespritzte Kraftstoff teilweise die Zylinderwand erreichte /44/.

Seko et al. fiihrten Versuche mit direkter Einspritzung von Methanol mit einer 5-
Lochdiise an einem Einzylindermotor (Vi = 1994 cm?, ¢ = 17,2; 23,3; 27,2) durch /27/.
Fiir eine Ziindung war eine elektrische Heizung der Ansaugluft auf 70 bis 100°C, je nach
Last, notwendig. Bei einem effektiven Mitteldruck von 4 bar konnte mit frithem Spritz-
beginn (40° v. OT oder frither) eine weitgehend homogene Verbrennung mit sehr
geringen NOy-Emissionen bei dhnlichem Kraftstoffverbrauch wie beim konventionellen
Dieselmotor erreicht werden. Der gute Kraftstoffverbrauch ist auf eine giinstige Schwer-
punktslage, das hohe Verdichtungsverhéltnis und eine noch relativ vollstindige Verbren-
nung zurlickzufiihren. Die CO- und insbesondere die HC-Emissionen waren hoch.
Ahnliche Ergebnisse zeigten sich im unteren Lastbereich (pme = 2 bar). Bei hoherer Last
(pme = 7 bar) waren die HC- und CO-Emissionen sehr hoch und die NOy-Emissionen
auch bei frithem Spritzbeginn noch relativ hoch (kein homogenes Gemisch). Dies ist auf
eine schlechte Gemischbildung mit der 5-Lochdiise zuriickzufiihren, die durch einen
starken Wandauftrag bei frithem Spritzbeginn und eine unzureichende Homogenisierung
gekennzeichnet ist.

Um die grofe Eindringtiefe des eingespritzten Dieselkraftstoffs bei Verwendung einer 5-
Lochdiise bei frithem Spritzbeginn zu reduzieren, wurde von Iwabuchi et al. /59/ (Mitsu-
bishi Motors) eine spezielle 10-Lochdiise mit reduzierter Eindringtiefe entwickelt. Diese
Diise besitzt zwei tibereinanderliegende Lochreihen, wobei durch die Locher der oberen
Lochreihe die Einspritzung in einem steilen Winkel und durch die Locher der unteren
Lochreihe die Einspritzung in einem flachen Winkel erfolgt. Dadurch kreuzen sich die
Strahlen der oberen und der unteren Lochreihe und fiihren zu einer starken Reduktion der
Eindringtiefe sowie zu einer Aufweitung des Strahls. Die Motorversuche wurden mit
einem Einzylindermotor (Vy, = 2004 cm?®) mit auf ¢ = 12 reduziertem Verdichtungsver-
hiltnis durchgefiihrt. Mit der speziellen Diise wurden die HC-Emissionen, der Kraftstoff-
verbrauch und besonders die Ruflemissionen bei frithem Spritzbeginn im Vergleich zum
Homogenbetrieb mit einer 5-Lochdiise mit steiler Einspritzung (80° Kegelwinkel)
reduziert. Aufgrund der Gemischhomogenisierung waren sehr geringe NO-Emissionen
bei gegeniiber der konventionellen Verbrennung um ein Vielfaches hoheren HC-
Emissionen und einem etwas hoheren Kraftstoffverbrauch moglich.

3.3.2.2 Homogen-heterogene Verbrennung

Da die homogene Verbrennung auf die Teillast beschrinkt ist, wurden Verfahren
untersucht, bei denen sich nach der homogenen Verbrennung zur Laststeigerung eine
heterogene Verbrennung anschlief3t.

Das New ACE Institute hat unter der Bezeichnung MULDIC (Multiple stage diesel
combustion) ein Verfahren vorgestellt, bei dem zundchst mit zwei seitlich eingebauten
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Common-Rail-Injektoren mit jeweils einer Zweilochdiise durch frithe Einspritzung eine
homogene Gemischbildung (wie bei PREDIC, Kapitel 3.3.2.1) und anschlieend durch
Einspritzung im Bereich des oberen Totpunkts mit einem zentral eingebauten Common-
Rail-Injektor und konventioneller Lochdiise eine heterogenen Verbrennung erfolgt /47/.
Der zur Homogenisierung eingespritzte Kraftstoff ziindet durch Kompression vor der sich
anschlieBenden heterogenen Verbrennung. Die Versuche wurden an einem nicht aufgela-
denen Einzylindermotor (Vy, = 2004 cm?, ¢ = 16,5) fiir die Volllast (A = 1,4) durchgefiihrt,
wobei der Homogenanteil 48% betrug. Bei frithem Spritzbeginn fiir die heterogene
Gemischbildung ergaben sich hohe NOy-Emissionen, die aus dem heterogenen Verbren-
nungsanteil resultieren. Bei sehr spdtem Spritzbeginn fiir die heterogene Gemischbildung
(bis 30° n. OT) waren, unter Inkaufnahme eines hoheren Kraftstoffverbrauchs, sehr
geringe NOy-Emissionen mdglich, die beim konventionellen Verfahren aufgrund einer
Verldngerung des Ziindverzugs bei spatem Spritzbeginn nicht erreicht werden konnten.
Die HC-Emissionen waren hdoher, die RuBlemissionen teilweise geringer als beim
konventionellen Verfahren.

Yokota et al. /48/ (Hino Motors) untersuchten ein Verfahren, bei dem 50% des insgesamt
eingespritzten Dieselkraftstoffs frith und die restliche Kraftstoffmenge bei konventionel-
lem Spritzbeginn im Bereich des oberen Totpunkts eingespritzt wurden. Die Versuche
wurden mit einer 6-Loch- und einer 30-Lochdiise an einem aufgeladenen Einzylinder-
motor (Vy = 2147 cm?, ¢ = 18) fiir die Volllast bei einem Einspritzdruck von 900 bar
durchgefiihrt. Mit der 6-Lochdiise ergab sich fiir die frilhe Einspritzung eine sehr
schlechte Gemischbildung, was sich im Vergleich zum konventionellen Verfahren in sehr
hohen Ruf- und HC-Emissionen und in einer nur teilweisen Verbrennung des friih
eingespritzten Kraftstoffs in der homogenen Verbrennungsphase auswirkte. Aufgrund
geringerer NOx-Emissionen und einer geringeren Zunahme des Kraftstoffverbrauchs bei
spatem Spritzbeginn konnte eine Verbesserung im NOy-Verbrauchs-Trade-off im Bereich
niedriger NOx-Emissionen (spdter Spritzbeginn), verglichen mit dem konventionellen
Verfahren, erzielt werden. Mit der 30-Lochdiise wurde zwar die homogene Verbrennung
deutlich verbessert, die heterogene Verbrennung verschlechterte sich jedoch aufgrund
einer unzureichenden Vermischung von Luft und Kraftstoff. Dadurch ergaben sich
extrem hohe Rauchwerte. Die 30-Lochdiise erwies sich damit fiir die homogene Verbren-
nung als geeignet und fiir die heterogene Verbrennung als ungeeignet. Bei der 6-
Lochdiise verhilt es sich gerade umgekehrt. Mit einem geringeren homogenen Anteil von
30% waren bei Verwendung der 6-Lochdiise die Rulemissionen aufgrund der geringeren
frith eingespritzten Kraftstoffmenge niedriger, aber dennoch hdher als beim konventio-
nellen Verfahren bei frithem Spritzbeginn /49/. Es zeigte sich ein Vorteil im NOy-
Verbrauchs-Trade-off im Bereich niedriger NOx-Emissionen.

Von Daisho et al. /58/ wurde ein dhnliches Verfahren mit frither und spiter Einspritzung
von Dieselkraftstoff, allerdings mit steil nach unten einspritzender 12-Lochdiise mit zwei
Lochreihen (Kegelwinkel 30 und 80°) an einem nicht aufgeladenen Einzylindermotor (Vy
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= 2147 cm?, ¢ = 17) untersucht. Fiir einen 25%-Lastpunkt wurde eine deutliche Redukti-
on der NO-Emissionen bei gleichzeitig geringen Ruflemissionen erzielt. Fiir einen 75%-
Lastpunkt ergab sich zwar eine Reduktion der NOy-Emissionen, aber auch ein starker
Anstieg der Ruflemissionen, dhnlich wie bei Yokota et al. /48/ mit der 30-Lochdiise. Dies
kann darauf zuriickgefiihrt werden, dass die fiir die homogene Gemischbildung bei frither
Einspritzung ausgelegte Diise als 12-Lochdiise fiir die heterogene Gemischbildung
ungeeignet ist.

3.3.2.3 Teilhomogene Verbrennung bei spéter Einspritzung in Verbindung mit Abgas-
rliickfiihrung und starker Ladungsbewegung

Von Nissan wurde ein neues Brennverfahren mit Dieselkraftstoff entwickelt, das als MK
(Modulated Kinetics) — Verfahren bezeichnet wird und erstmals 1998 in einem PKW-
Vierzylindermotor (Vy, = 2488 bzw. 2953cm?, ¢ = 18) auf den Markt gebracht wurde /50/,
/51/. Das Funktionsprinzip des MK-Verfahrens wird folgendermalBlen beschrieben /52/ -
/54/: Die Gemischbildung erfolgt durch direkte Einspritzung im Bereich des oberen
Totpunkts mit einer konventionellen 5-Lochdiise mit hohem hydraulischem Durchfluss.
Durch hohe Abgasriickfiihrung werden die NOy-Emissionen reduziert. Ein spéter
Spritzbeginn nach OT und die hohe Abgasriickfithrung fithren zu einer Erhohung des
Zindverzugs. Dadurch erhoht sich die zur Gemischbildung zur Verfiigung stehende Zeit
und fiihrt damit zu einer Reduktion der RuBlemissionen. Weiter wird ein sehr hoher Drall
zur Gemischhomogenisierung eingesetzt, wodurch RuBemissionen, aber auch HC-
Emissionen reduziert werden. Dieser hohe Drall wird durch Abschaltung eines von zwei
Einlasskanilen erzeugt und nur in dem Kennfeldbereich, in dem die MK-Verbrennung
erfolgen soll, eingesetzt. AuBerhalb dieses Kennfeldbereichs erfolgt konventionelle
Dieselverbrennung. Durch Kombination der genannten Maflnahmen gelingt es, die NOx-
Emissionen ohne Anstieg der RuBBemissionen zu reduzieren. Es ergeben sich beispiels-
weise nach /54/ NOy-Emissionen unter 0,3 g/kWh ohne signifikanten Anstieg der
Partikelemissionen (0,2 g/kWh). AuBlerdem wird auch von geringen Gerduschemissionen
berichtet, die auf Brennverldufe ohne ausgepragten Premixed-Peak zuriickzufiihren sind.
Verbrennungsfilmaufnahmen zeigen kaum RuBleuchten, was auf einen hohen Homogeni-
sierungsgrad schlielen ldsst. Zwei Voraussetzungen fiir die MK-Verbrennung sind hohe
Abgasriickfiihrung und eine vollstindige Einspritzung des gesamten Kraftstoffs vor
Beginn der Verbrennung /53/. Die zweite Bedingung erfordert zum einen einen langen
Ziindverzug durch spiten Spritzbeginn, hohe AGR und eventuell durch ein abgesenktes
Verdichtungsverhédltnis und zum anderen eine kurze Einspritzdauer, die durch einen
hohen Einspritzdruck und Diisen mit hohem hydraulischem Durchfluss gewéhrleistet
wird. Bei hoher Last ist aufgrund eines verkiirzten Ziindverzugs und einer verldngerten
Einspritzdauer diese Bedingung nicht zu erfiillen. Das MK-Verfahren ist damit auf den
Teillastbereich und auch auf Drehzahlen bis ca. 3000 1/min beschrinkt.
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4 Zindung und Ablauf der homogenen kompressions-
geziindeten Verbrennung

4.1 Chemie der Ziindung und Verbrennung

Der zeitliche Verlauf der Warmefreisetzung bei der homogenen kompressionsgeziindeten
Verbrennung wird mafigeblich durch die bei der Oxidation des Kraftstoffs ablaufenden
chemischen Reaktionen beeinflusst, da Kraftstoff und Luft schon vermischt sind, so dass
physikalische Vorginge wie die Vermischung von Luft und Kraftstoff, die bei der
konventionellen Dieselverbrennung entscheidend fiir die zeitliche Warmefreisetzung ist,
weniger bestimmend sind. Daher zeigen sich die bei der Niedertemperaturoxidation von
hoheren Kohlenwasserstoffen auftretenden kalten Flammen deutlich im Brennverlauf bei
der homogenen Dieselverbrennung. In diesem Kapitel wird auf die Selbstziindung und
die sich daran anschlieBende Oxidation von hoheren Alkanen als die wichtigsten im
Dieselkraftstoff enthaltenen Kohlenwasserstoffe eingegangen, da dies die Ziindung und
den Ablauf der Verbrennung bei der homogenen Dieselverbrennung bestimmt.

Niedertemperaturoxidation von Alkanen

Bei langerkettigen Alkanen (ab Butan mit vier C-Atomen /145/, /146/) zeigt sich in einem
Temperaturbereich unter 900 K (bei 1 bar Druck /146/, /147/) das Phianomen der Zwei-
stufenziindung mit Cool-Flame- und Hot-Flame-Verbrennung. Bei der Cool-Flame-
Verbrennung werden im Durchschnitt ca. 10% der Kraftstoffenergie freigesetzt. An-
schlieBend an die Cool-Flame-Verbrennung erfolgt nach einer zweiten Ziindverzugsphase
die Hot-Flame-Verbrennung mit vollstindiger Oxidation des Kraftstoffs, sofern die
Reaktionen nicht, beispielsweise durch Expansion, abgebrochen werden. Die der Cool-
Flame-Ziindung zugrunde liegenden wichtigsten chemischen Reaktionen werden im
Folgenden dargestellt /4/, /146/, /147/, /148/.

Zur Ketteneinleitung werden Brennstoffradikale Re durch Reaktion des Brennstoffs RH

zundchst mit O,

RH + O, —» Re + HO,e (R4.1)
und nach Bildung von Radikalen, da Reaktion (R4.1) stark endotherm ist, durch

RH + Xe — Re + XH (R4.2)

erzeugt, wobei Xe fiir ein beliebiges Radikal, vorzugsweise OHe, steht /149/. Die
Brennstoffradikale reagieren weiter zu Peroxiradikalen (RO;e ):

Re + O, <> RO,e (erste O,-Addition) (R4.3)
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Anschlieflend ist eine externe
RO,e + RH — RO;H + Re (externe H-Atom-Abstraktion) (R4.4)
RO,;H — ROe + OHe (Kettenverzeigung) (R4.5)
oder interne H-Atom-Abstraktion
RO, — R’O,He (interne H-Atom-Abstraktion) (R4.6)
R’O,He —- RO + OHe (Kettenfortpflanzung) (R4.7)

moglich. Dabei flihrt die externe H-Atom-Abstraktion mit der sich anschlieBenden
Reaktion zur Kettenverzweigung und konnte damit zur Ziindung fithren, wihrend sich
aus der internen H-Atom-Abstraktion keine Kettenverzweigung ergibt. Die externe H-
Atom-Abstraktion ist jedoch gegeniiber der internen H-Atom-Abstraktion zu langsam
/147/, /148/, so dass die externe H-Atom-Abstraktion trotz Kettenverzweigung nicht zur
Ziindung fiihrt. Durch eine zweite O,-Addition

R'O,He + O, <> OR'O,He (zweite O,-Addition) (R4.8)

ergibt sich jedoch durch die sich anschlieBende externe oder interne H-Atom-Abstraktion
eine zur Ziindung fithrende Kettenverzweigung:

O,R’'O,He + RH — HO,R'O,H + Re (externe H-Atom-Abstraktion) (R4.9)

HO,R’O,H — HO;R'Oe + OHe (Kettenverzweigung) (R4.10)

HO;R’Oe —- OR’O + OHe (Kettenfortplanzung) (R4.11)
oder

O,R'OHe — HO,R'O,He (interne H-Atom-Abstraktion) (R4.12)

HO,R""O,He - HO,R'O + OHe (Kettenfortplanzung) (R4.13)

HO,R"”"O — OR"’Oe + OHe (Kettenverzweigung) (R4.14)

Fiir die Reaktionen (R4.3) und (R4.8) wurde ein Doppelpfeil verwendet, um anzuzeigen,
dass fiir diese Reaktionen auch die Riickreaktionen wichtig sind. Bei geringer Temperatur
sind diese Riickreaktionen aufgrund ihrer hohen Aktivierungsenergie von geringer
Bedeutung. Mit zunehmender Temperatur nimmt die Geschwindigkeit der Riickreaktio-
nen jedoch zu, so dass eine Kettenverzweigung nach dem oben dargestellten Mechanis-
mus nicht mehr stattfinden kann. Dies wird als degenerierte Kettenverzweigung bezeich-
net. Mit der degenerierten Kettenverzweigung erklért sich der negative Temperaturkoef-
fizient der Ziindverzugszeit (der Ziindverzug wird mit steigender Temperatur lédnger)
innerhalb eines bestimmten Temperaturbereichs (bei n-Heptan zwischen 720 und 950K).
Die Ziindung lduft hier so ab, dass die mit der Cool-Flame-Verbrennung verbundene
Temperaturerhohung zu einem Abbruch obiger Kettenverzweigung fiihrt und die sich
nach einer weiteren Ziindverzugszeit anschlieBende zweite Ziindung durch die langsame-
re Hochtemperaturoxidation verursacht wird /4/.
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Hochtemperaturoxidation von Alkanen

Bei hohen Temperaturen iiber 900 K (bei 1 bar Druck) fiihrt der Niedertemperaturreakti-
onsmechanismus nicht mehr zur Ziindung, da, wie erldutert, die Riickreaktionen bei der
degenerierten Kettenverzweigung eine Kettenverzweigung verhindern /150/. Zu Beginn
der Hochtemperaturoxidation werden langerkettige Kohlenwasserstoffe in kurze C;- und
C,-Kohlenwasserstoffe zerlegt, was hier am Beispiel n-Heptan (n-C;H;6) gezeigt werden
soll. Zundchst werden aus dem Brennstoff durch H-Atom-Abstraktion Alkylradikale
gebildet:

n-C7H16 + Xeo — n-C7H15o + HX , (R415)

wobei Xe fiir die Radikale He, Oe, OHe und (HO;e) steht /151/, /152/. Anschlieend
zerfallen die Alkylradikale thermisch beispielsweise folgendermallen /151/:

n-CsH;se — CH3e + n-C¢H;, oder
— C,Hse +n-CsHyy oder
— n-C3;H7e + n-C4Hg oder
— n-C4Hge + C3Hg
bzw. allgemein:
Re — R’e + Alken (R4.16)

Die neu entstandenen Alkylradikale (C>2) zerfallen in vergleichbaren Reaktionen weiter,
und die Alkene C,H;, werden durch Radikale (Oe, OHe, HO;e®) in ihrer Doppelbindung
aufgespalten und damit zerlegt /151/.

Der Abbau des Kraftstoffs verlduft bis zur Bildung von hauptsichlich Methyl- (CHse)
und Ethylradikalen (C,Hse), deren weiterer Abbau iiber die Bildung von Formaldehyd
(CH;0) und auch tiiber die Verbrennung von C,-Kohlenwasserstoffen (C,Hg, C,Hse,
C,Hs, CyHsze, C,H,) ablduft (detaillierte Beschreibung mit Reaktionsflussplan in /160/,
/146/).

Wichtigste kettenverzweigende Reaktion bei der Hochtemperaturoxidation (T > 1100 K
bei 1bar Druck) stellt die Reaktion

He + O; — Oe + OHe (R4.17)

dar. In einem Temperaturbereich 900 K < T < 1100 K bei 1 bar wird Reaktion (R4.17) zu
langsam, um geniigend viel Radikale liefern zu kénnen. Bestimmend ist hier die durch

HO,e + RH —> H,0, + Re (R4.18)
H,0, +M — OHe + OHe + M (R4.19)

gegebene Kettenverzweigung /4/.
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Die Zerlegung des Brennstoffs, unabhidngig von seiner molekularen Masse in C;- und C;-
Kohlenwasserstoffe, bedeutet, dass die chemischen Reaktionen, die anschlieend
stattfinden, brennstoffunabhéngig sind. Daraus erkldrt sich beispielsweise, dass die
laminare Flammengeschwindigkeit weit weniger vom Brennstoff abhéngt (geschwindig-
keitsbestimmend sind hier hauptsidchlich die Reaktionen (R4.17) und (R4.20)) als die
Zindverzugszeit /146/. Fiir die homogene Kompressionsziindung heiflt dies, dass nach
erfolgter Zliindung (der Hot-Flames) die Geschwindigkeit der Kraftstoffumsetzung, bei
sonst gleichen Randbedingungen, wenig vom Brennstoff abhingt.

Die Reaktionswege bei der Verbrennung der C;- und C,-Kohlenwasserstoffe, ausgehend
von CHje und C,Hse, flihren hauptsédchlich zur Bildung von CO. Die Oxidation von CO
zu CO; lauft am Ende der Verbrennung ab und macht mit ca. 60% /6/ den groften Teil
der Wiarmefreisetzung bei der Oxidation von Kohlenwasserstoffen aus. Die wichtigste
Reaktion bei der Oxidation von CO ist /149/, /151/

CO + OHe — CO, + He . (R4.20)

Diese Reaktion beginnt erst ab 1100 K mit nennenswerter Geschwindigkeit abzulaufen,
so dass im Bereich von 1100 K und darunter mit einer unvollstdndigen Oxidation von CO
zu CO; zu rechnen ist /149/. Dies erklirt die hohen CO-Emissionen bei der homogenen
kompressionsgeziindeten Verbrennung, die sich durch geringe Verbrennungstemperatu-
ren auszeichnet und die in der vorliegenden Arbeit festgestellte starke Abhédngigkeit der
CO-Emissionen von der Verbrennungstemperatur. Nach Simulationsrechnungen von
Easley et al. /77/ und Kraft et al. /153/ resultieren die CO-Emissionen bei homogener
Gemischverteilung im Brennrauminneren aus nicht oder unvollstindig verbranntem
Gemisch aus kilteren wandnahen Bereichen und aus dem Feuersteg, das sich bei der
Expansion mit heiflen verbrannten Gasen aus dem Inneren des Brennraums vermischt und
aufgrund der mit der Expansion sinkenden Gastemperatur nur noch unvollstindig
verbrannt wird. Bei entsprechend inhomogenem Gemisch ist mit CO-Bildung auch aus zu
mageren Zonen im Brennrauminneren zu rechnen.

Nach Westbrook /162/ beeinflusst die Wairmefreisetzung bei der Cool-Flame-
Verbrennung mafgeblich die Ziindung der Hot-Flames. Dabei fiihrt eine schnellere
Wirmefreisetzung bei der Cool-Flame-Verbrennung, wie sie beispielsweise n-Pentan im
Vergleich zum ziindunwilligeren iso-Pentan aufweist, zu einer fritheren Ziindung. Die
Ziindung der Hot-Flames erfolgt bei beiden Kraftstoffen bei einer gleichen Temperatur
von ca. 950K, die mit n-Pentan wegen der schnelleren Wiarmefreisetzung der Cool-
Flames friither erreicht wird. Die Ziindung ist gekennzeichnet durch die Kettenverzwei-
gung (Reaktion (R4.19)), bei der sich aus Wasserstoffperoxid H,O, zwei OH-Radikale
bilden. Unterhalb der ,,Ziindtemperatur ist die Reaktion (R4.19) zu langsam, so dass
kaum H,0O, verbraucht wird. Die Konzentration von bei der Niedertemperatur gebildetem
H,O; nimmt daher zu, bis Reaktion (R4.19) bei hinreichend hoher Temperatur einsetzt
und die Ziindung erfolgt. Die beschriebenen Zusammenhinge gelten nach /162/ allge-
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mein fiir die Ziindung von Kohlenwasserstoffen im Nieder- bzw. Ubergangstemperatur-
bereich, insbesondere fiir das Klopfen im Ottomotor, die Ziindung im Dieselmotor und
bei der homogenen Kompressionsziindung. Je nach verwendetem Kraftstoff ergibt sich
eine unterschiedliche Wiarmefreisetzung der Cool-Flame-Verbrennung, die dann den
Ziindbeginn der Hot-Flame-Verbrennung bestimmt.

In /135/ wurde die chemische Kinetik der homogenen kompressionsgeziindeten Verbren-
nung mit Erdgas als Kraftstoff (Hauptbestandteil Methan) anhand von reaktionskineti-
schen Rechnungen niher untersucht. Bei diesem Kraftstoff zeigt sich keine Niedertempe-
raturoxidation. Die Ziindung ist wie oben beschrieben gekennzeichnet durch einen Abbau
von Wasserstoffperoxid (H,O,) und die gleichzeitige Bildung von OH entsprechend
Reaktion (R4.19). Nach teilweiser Oxidation des Kraftstoffs wird wegen der dadurch
angestiegenen Temperatur Reaktion (R4.17) bestimmend fiir die weitere Radikalbildung.
In dem Temperaturbereich, in dem die Verbrennung hauptsichlich stattfindet (1100 bis
1800 K), wurde festgestellt, dass die Reaktion

He + 0, + M — HOze + M, (R4.21)

die aufgrund der Reaktionstrigheit von HO,e einen kettenabbrechenden Charakter hat
/4/, eine ungewohnlich hohe Reaktionsgeschwindigkeit, hoher als Reaktion (R4.17),
aufweist. Dies erklirt sich aus dem hohen Druck bei der Verbrennung, der aufgrund der
Aufladung mit 2 bar Uberdruck bei iiber 200 bar lag. Dabei begiinstigt bekanntermaBen
ein hoher Druck die trimolekulare Reaktion (R4.21) gegeniiber der bimolekularen
Reaktion (R4.17). Damit fiihrt nach /135/ eine hoher Druck zur Reduktion der Umsatz-
rate bei der homogenen kompressionsgeziindeten Verbrennung.

4.2 Ablauf der homogenen kompressionsgeziindeten Verbrennung

Nach weit verbreiteter Auffassung ist die homogene Verbrennung hauptsichlich reakti-
onskinetisch kontrolliert. Die Vorstellung von der kinetisch kontrollierten Verbrennung
trifft fiir den Idealfall der vollstindigen Homogenitdt des Gemisches und einheitlicher
Temperatur auch in den Randbereichen des Brennraums zu. Fiir diesen theoretischen
Idealfall ist eine mathematische Modellierung mit einem nulldimensionalen Modell
moglich, bei dem die Wérmefreisetzung mit einem detaillierten Reaktionsmechanismus
fiir einen einkomponentigen Kraftstoff berechnet wird. Derartige Simulationsrechnungen
ergaben allerdings einen zu hohen Druckanstieg und eine zu kurze Brenndauer im
Vergleich zu experimentellen Ergebnissen /31/, /132/, /133/. Eine Weiterentwicklung
dieser Simulationsrechnungen besteht darin, den Brennraum in mehrere Zonen, mit
jeweils einheitlicher Temperatur und Gemischzusammensetzung innerhalb jeder Zone,
aufzuteilen /133/, /134/, /77/, /135/, /136/. Fiir jede Zone wird die Reaktionskinetik
berechnet. Hierbei wird beriicksichtigt, dass wandnahe Bereiche kilter sind und erst
spiter ziinden. Dies bedeutet, dass die innerste als heilleste Zone als erste ziindet, dadurch
die anderen Zonen komprimiert werden und auf diese Weise eine Zone nach der anderen
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ziindet. Solche Rechenmodelle beriicksichtigen meist nur einen Austausch der Volumen-
arbeit zwischen den Zonen, nicht jedoch Wéarmeleitung, Diffusion und Strémung. Der
Druck ist im ganzen Brennraum einheitlich.

Von Aceves et al. /135/, /136/ wurde ein 10-Zonen-Modell zur Simulation der homoge-
nen kompressionsgeziindeten Verbrennung bei duBBerer Gemischbildung eingesetzt. Eine
zweidimensionale CFD-Rechnung (Programm Kiva) bis zur Ziindung lieferte die
Aufteilung der Temperatur auf 10 Zonen fiir die sich anschlieende reaktionskinetische
Rechnung, bei der Wiarmeleitung, Diffusion oder Mischung zwischen den Zonen nicht
beriicksichtigt wurden. Eine Sensitivitidtsanalyse zur Ermittlung des Einflusses der
Diffusion und der turbulenten Mischung, bei der mit Diffusion (zwischen den Zonen)
bzw. mit einem um den Faktor 100 erhdhten Diffusionskoeffizienten zur Simulation der
turbulenten Mischung gerechnet wurde, zeigte einen sehr geringen Einfluss. Die Rech-
nungen ergaben eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Versuch fiir
Brennverlauf, Spitzendruck und Brenndauer und eine weniger gute bis schlechte Uber-
stimmung fiir HC- und CO-Emissionen. Die gute Ubereinstimmung mit den Versuchser-
gebnissen im Hinblick auf den Brennverlauf wird von den Autoren auf die schnelle
chemische Umsetzung zuriickgefiihrt, aufgrund derer kaum Zeit fiir eine Interaktion
zwischen chemischen Vorgidngen und Mischungsvorgéngen verbleibt. Diese Ergebnisse
weisen auf eine kinetisch kontrollierte Verbrennung hin. Es muss allerdings die Tempe-
raturverteilung im Brennraum beriicksichtigt werden. Im Gegensatz dazu kamen Kong et
al. /137/, /138/, /139/ zu der Ansicht, dass die turbulente Mischung bei der Simulation
beriicksichtigt werden miisse, um eine Ubereinstimmung mit den Versuchsergebnissen zu
erhalten. 2D- bzw. 3D-Kiva-Rechnungen, bei denen die Wérmefreisetzung mit Hilfe
einer Zeitkonstanten aus einem Arrhenius-Ansatz /137/ bzw. aus der Berechnung der
detaillierten Chemie /138/, /139/ ermittelt wurde, ergaben im Vergleich zu den Versuchs-
ergebnissen eine zu schnelle Verbrennung. Erst nach Beriicksichtigung einer weiteren
Zeitkonstanten flir die Warmefreisetzung, die die turbulente Vermischung beriicksichtigt,
wurde eine gute Ubereinstimmung mit den Versuchsergebnissen erzielt.

Ein anderer Ansatz, Inhomogenititen zu beriicksichtigen, besteht in der Anwendung
eines stochastischen Reaktormodells fiir den ganzen Brennraum /132/, /153/. Dabei
werden die nicht im ganzen Brennraum einheitlichen Grof3en mit Hilfe einer statistischen
Verteilungsfunktion (Probability Density Function — PDF) berechnet. Mit diesem Ansatz
wurde die Temperaturverteilung in den kilteren Randbereichen an der Brennraumwand
und im Feuersteg modelliert. Inhomogenitéten in der Gemischzusammensetzung blieben
unberiicksichtigt. Dabei konnten der Druckverlauf mit sehr guter Ubereinstimmung und
die HC- und CO-Emissionen mit ca. 60% Genauigkeit simuliert werden /153/.

Rechenmodelle, die eine Aufteilung des Brennraums in verschiedene Zonen vornehmen,
berticksichtigen nicht Inhomogenitdten im Innern des Brennraums, die durch unvollstin-
dige Vermischung von Brennstoff, Luft und Restgas auch bei dullerer Gemischbildung



25

entstechen. Von Richter et al. /161/ wurde jedoch bei 2D-LIF-Messungen fiir einen
Zeitpunkt gleich nach Beginn der Verbrennung eine sehr inhomogene OH- und Kraft-
stoffverteilung im Innern des Brennraums festgestellt, wobei fiir verschiedene Zyklen die
OH-Verteilung immer anders war. Eine zeitlich aufgeloste Messung mit der Aufnahme
verschiedener Bilder innerhalb eines Zyklus wurde nicht durchgefiihrt. Messungen zum
Entflammungsvorgang mit der Vielfachlichtleitmesstechnik, die von Stockinger /24/ fiir
die homogene Kompressionsziindung mit dullerer Gemischbildung durchgefiihrt wurden,
ergaben, dass die Ziindung auch im Innern des Brennraums nicht simultan erfolgt,
sondern bis zu 0,2 ms (entsprechend 2° KW bei 1632 1/Min) zwischen zuerst und zuletzt
geziindeten Bereichen liegen.

Alle bisher angewandten Rechenmodelle gehen von einem einheitlichen Druck im
Zylinder aus, beriicksichtigen also klopfahnliche Druckschwingungen nicht, wie sie
beispielsweise in der vorliegenden Arbeit festgestellt wurden. Der Prozess der homoge-
nen Kompressionsziindung weist Parallelen mit der Selbstziindung im noch unverbrann-
ten Restgemisch beim Klopfen von Ottomotoren auf. Ein wesentlicher Unterschied
allerdings ist, dass im Gegensatz zum Ottomotor, beim dem das Luftverhiltnis in der
Néhe des stochiometrischen Luftverhdltnisses liegt, bei homogener Kompressionsziin-
dung das Gemisch durch hohen Luftiiberschuss oder hohen Anteil an verbranntem Gas
stark verdiinnt wird, um die Umsatzrate zu reduzieren und geringe Stickoxidemissionen
zu erhalten. Bei innerer Gemischbildung sind, wie Simulationsrechnungen zeigen
(Kapitel 6.1.1), je nach Einstellparameter in unterschiedlichem Ausmal} auch Zonen mit
einem Luftverhéltnis im Bereich des stochiometrischen Luftverhiltnisses vorhanden.
Dabei wurden bei entsprechend inhomogenem Gemisch bei den im Rahmen dieser Arbeit
durchgefiihrten Versuchen Druckoszillationen registriert, dhnlich, wie sie bei klopfender
Verbrennung beim Ottomotor auftreten. Beim Klopfen in Ottomotoren kommt es im noch
nicht von der Flammenfront erfassten Gemisch zur Selbstziindung /141/, /142/, /4/, die
durch die mit der normalen Flammenausbreitung verbundene Temperatur- und Drucker-
héhung ausgeldst wird. Dabei findet die Selbstziindung lokal an Punkten, sogenannten
exothermen Zentren /143/ oder Hot Spots /4/ statt, die durch Temperatur- und/oder
Gemischinhomogenitéten einen kiirzeren Ziindverzug als das restliche Gemisch aufwei-
sen.

Wie bei der Selbstziindung beim Klopfen von Ottomotoren geht auch bei der homogenen
Kompressionsziindung selbst bei relativ homogenem Gemisch (duBlere Gemischbildung)
die Selbstziindung von bestimmten Punkten aus, da das Gemisch und die Temperatur-
verteilung nie vollig gleichmiBig sind und der Ziindverzug sehr stark von der Temperatur
abhingig ist. In diesem Zusammenhang sind auch die Ausfiihrungen von Oppenheim
/154/ zu nennen, der, ausgehend von Untersuchungen zur Selbstziindung in Stowellen-
rohren /155/, /156/ und vom Klopfen im Ottomotor, die homogene Verbrennung als einen
Verbrennungsprozess mit einer Vielzahl von Mikroexplosionen sieht. Die Selbstziindung
in verschiedenen Bereichen im Brennraum wurde von Aoyama et al. /22/ und Stockinger
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/24/ beschrieben. Feine Mikrostrukturen in Schlierenaufnahmen von Onishi /11/ sowie in
Chemilumineszenzmessungen in der Cool-Flame-Phase von Hultqvuist et al. /144/
werden von den jeweiligen Autoren auf einen lokal unterschiedlichen Ziindbeginn
zuriickgefiihrt. Hultqvuist. et al /144/ sehen die Ursache hierfiir in einer unvollstdndigen
Vermischung von Kraftstoff, Luft und Restgas. In Untersuchungen zur Selbstziindung in
Kompressionsapparaturen (Rapid Compression Machines) /157/ und Stofwellenrohren
/158/, /159/, die allerdings nicht vor dem Hintergrund der homogenen Verbrennung
durchgefiihrt wurden und damit nicht mit entsprechend mageren Gemischen erfolgten,
wurde festgestellt, dass die Cool-Flame-Verbrennung homogener erfolgt und von mehr
Zindkernen ausgeht als die Hot-Flame-Verbrennung.

Der Verlauf der Verbrennung nach der Ziindung erster Bereiche ist bislang nicht durch-
weg zweifelsfrei gekliart. Moglich ist, dass die bisher nicht geziindeten Bereiche zur
Selbstziindung kommen, ohne dass eine Flammenausbreitung ausgehend von bereits
gezlindeten Zonen erfolgt. Kong et al. /137/ und Richter et al. /161/ halten allerdings trotz
des hohen Luftverhiltnisses eine von zahlreichen Ziindpunkten ausgehende turbulente
Flammenausbreitung fiir moglich. Eine druckinduzierte Flammenausbreitung, als sich
entwickelnde Detonationswelle, wie sie beim Klopfen in Ottomotoren auftreten kann
/140/, /141/, /143/, erscheint bei hohem Luftverhiltnis und homogenem Gemisch eher
unwahrscheinlich. Gegen einen solchen Ausbreitungsmechanismus spricht, dass die
Detonationsgrenzen im Hinblick auf das Luft-Kraftstoffverhéltnis enger liegen als die
Grenzen fiir die Deflagration /149/. Bei entsprechend inhomogener Gemischbildung mit
Zonen mit einem nahstochiometrischen Luftverhiltnis ist mit sich entwickelnden
Detonationswellen, analog zum Klopfen beim Ottomotor, zu rechnen. Dann entstehen
besonders hohe Druckspitzen, die zwar vom Drucksensor nur teilweise registriert werden
/164/, jedoch die Gasmasse im Brennraum zu starken Resonanzschwingungen anregen,
die vom Drucksensor angezeigt werden. Léduft die Verbrennung bei homogenerem
Gemisch (keine nahstdchiometrischen Zonen) ohne solche sich entwickelnde Detonati-
onswellen ab, werden wegen der nicht im ganzen Brennraum gleichzeitig stattfindenden
Verbrennung dennoch Schwingungen der Gasmasse im Brennraum hervorgerufen, deren
Amplitude jedoch geringer ist.
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S Versuchsaufbau, Messtechnik und rechnerische Ver-
fahren

5.1 Versuchstriager

Die Versuche wurden mit einem Einzylinder-Forschungsmotor durchgefiihrt, der auf der
Baureihe 500 von Mercedes-Benz /110/ basiert. Die wichtigsten Daten des Motors zeigt
Tabelle 5.1. Um eine zu frithe Ziindung des homogenen Gemisches zu verhindern, wurde
das Verdichtungsverhéltnis auf € = 14 reduziert.

Hersteller Mercedes-Benz

Zylinderzahl 1

Taktzahl 4

Hub [mm] 150

Bohrung [mm] 130

Hubvolumen [cm?] 1991

Pleuelldnge [mm] 273

Verdichtungsverhéltnis [-] 14

Ventile 2 Einlassventile, 2 Auslassventile

Ventiltrieb untenliegende Nockenwelle, Stofelstangen,
Kipphebel

Drall (DrzUT) [-] 0,55 bzw. 1,67

Brennraumform flacher Kolben bzw. ®-Mulde (Muldendurchmesser
93 mm)

Aufladung Fremdaufladung bis 3 bar Absolutdruck

zentrale Einspritzung Common-Rail

homogen 30-Lochdiise (Lochdurchmesser 0,08 bis 0,120 mm)

heterogen 6-Lochdiise (Lochdurchmesser 0,221 mm,
HD = 800 cm?®/30s bei 100 bar, Kegelwinkel 150°)

seitliche Einspritzung Common-Rail
zwei 8-Lochdiisen (Lochdurchmesser 0,08 bis
0,11 mm)

Tabelle 5.1: Technische Daten des Einzylinder-Forschungsmotors

Abweichend vom Serienmotor der Baureihe 500, der ein PLD- (Pumpe-Leitung-Diise-)
Einspritzsystem besitzt, wurde der Einzylindermotor mit einem Common-Rail-
Einspritzsystem fiir die zentrale Einspritzung ausgeriistet. Wegen des im Hochdruckspei-
cher konstant anliegenden Raildrucks kann der Spritzbeginn in einem grof3en Kurbelwin-
kelbereich von z. B. 100° v. OT bis 20° n. OT variiert werden. Die Mdoglichkeit, einen
frithen Spritzbeginn in einem weiten Kurbelwinkelbereich einzustellen, war fiir die
Versuche zur homogenen Gemischbildung im Kompressionshub von Bedeutung. Der
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Raildruck wurde durch eine vom Motor angetriebene nockengesteuerte Einzelsteckpum-
pe erzeugt, die beim Serienmotor Bestandteil des PLD-Systems ist. Durch eine variable
Bestromungsdauer des Magnetventils der Steckpumpe wurde der Raildruck geregelt.
Hierfiir wurde eine Motorsteuerung der Firma Temic eingesetzt. Zur Ansteuerung des
zentralen Common-Rail-Injektors (Einstellung Spritzbeginn und Einspritzdauer) wurde
eine zweite Motorsteuerung der Firma Temic verwendet. Die Versuche zur rein homoge-
nen Gemischbildung wurden, mit Ausnahme des in Kapitel 5.2 dargestellten Vergleichs
verschiedener 30-Lochdiisen, mit einer 30-Lochdiise mit 0,08 mm Lochdurchmesser
durchgefiihrt (Bild 5.1). Bei heterogener Gemischbildung kam eine konventionelle 6-
Lochdiise mit 0,221 mm Lochdurchmesser zum Einsatz.

Lochkreis: 3

3 60°; 6Locher Lochkreis: 1

¥ 150°; 12Loche
Lochkreis: 2
4 120°; 12Locher

Bild 5.1: 30-Lochdiise

Bei den Versuchen zur homogen-heterogenen Gemischbildung erfolgte die homogene
Gemischbildung durch zwei seitlich eingebaute PKW-Common-Rail-Injektoren (Bild
5.2). Auf die Injektoren wurden spezielle 8-Lochdiisen montiert. Bei der Auslegung der
Diisen wurde das Ziel verfolgt, den eingespritzten Kraftstoff moglichst homogen im
ganzen Brennraum zu verteilen (Bild 5.3). Fiir den Aufbau des Common-Rail-Systems
zur seitlichen Einspritzung (Injektoren, Railleitung, Hochdruckpumpe) wurden Serien-
teile des PKW-Motors Mercedes-Benz OM 611 verwendet. Der Antrieb der Hochdruck-
pumpe erfolgte iiber einen Elektromotor. Die Ansteuerung des Injektors und die Rege-
lung des Raildrucks geschah iiber eine Motorsteuerung der Firma Erphi.
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Bild 5.2: Zylinderkopf mit seitlichen Injektoren

|
Bild 5.3: Lage der Einspritzstrahlen der seitlichen Injektoren

5.2 Motorpriifstand

Die Priifstandssteuerung und die Messdatenerfassung erfolgte mit dem Priifstandssteue-
rungssystem Puma der Firma AVL. Fiir den Betrieb mit Aufladung wurde Druckluft aus
einem Druckluftversorgungsnetz entnommen. Uber die Ansteuerung eines Drosselventils
wurde der Ladedruck geregelt. Mit Hilfe einer Ladeluftkonditionierung wurde die
Ladelufttemperatur eingestellt. Der Abgasgegendruck wurde durch Verstellen einer
Abgasklappe eingestellt. Die Temperatur von Ol und Kiihlwasser wurde iiber externe
Konditionierungen auf 80°C fiir die Kiihlwassereintrittstemperatur und auf 85°C fiir die
Oltemperatur eingestellt.

Bei den Versuchen mit Abgasriickfithrung wurde eine Abgasriickfiihranlage eingesetzt.
Dabei wurde nach dem Abgaskessel ein Abgasteilstrom abgezweigt, der zunédchst durch
einen regenerierbaren Partikelfilter gefiihrt wurde. Der Partikelfilter wurde benétigt, um
eine Beschddigung des AGR-Laders durch im Abgas enthaltene Partikel zu verhindern.
Bei dem AGR-Lader handelte es sich um einen Drehkolbenlader, der von einem Elektro-
motor angetriecben wurde. Durch Variation der Laderdrehzahl wurde die AGR-Rate
eingestellt. Vor Eintritt in den Lader wurde das Abgas in einem Wairmetauscher abge-
kiihlt. Das bei der Abkiihlung des Abgases kondensierende Wasser wurde in zwei
Behiltern gesammelt, das riickgefiihrte Abgas im Ansaugkessel mit Frischluft vermischt.
Die AGR-Rate wurde iiber das Verhéltnis der gemessenen CO,-Konzentrationen im
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Saugrohr und im Abgas bestimmt (/111/, Anhang A1), wobei sich ein kleiner, aber
vernachldssigbarer Fehler dadurch ergibt, dass die CO,-Messung trocken erfolgt und ein
Teil des im riickgefiihrten Abgas enthaltenen Wassers kondensiert.

Als Motorbremse wurde eine Drehstrom-Asynchron-Pendelmaschine verwendet, die
auch einen Schleppbetrieb ermoglicht.

Die folgende Tabelle zeigt die wichtigsten gemessenen Groflen und die verwendeten

Messgerite.
Messgrofie Messger:iit / Einrichtung Messprinzip
Kraftstoff- Kraftstoffverbrauchssystem volumetrisch, Zahnradzahler,
verbrauch PLU 401 (Firma Pierburg) Dichtemessung fiir Kraftstoffmasse
Abgasmessung Abgasmessanlage Ama 2000
- NOy (Firma Pierburg) - Chemilumineszenz
- HC - Flammenionisation (FID)
- CO, CO, - nicht-dispersive Infrarot-(NDIR-)
Photometrie
-0 - paramagnetisches Wechseldruck-
prinzip
Schwarzrauch Rauchmessgerit AVL 415 Erfassung der Papierschwérzung
AGR-Rate EGR-Messanlage (Firma CO,-Messung im Abgas und im
Amluk) Saugrohr
Drehmoment Hebelarm, Kraftmessdose Verformungsmessung mit DMS
Luftmenge Drehkolbengaszéhler (Firma | Volumenverdringung
Aerzen)
Motordrehzahl Aufnehmer am Schwungrad | induktiv
Durchblasemenge | Blow-by-Meter AVL 442 Druckdifferenz an Messblende
(Blow-by)
Temperatur
bis 100°C Pt 100 Temperaturwiderstandsmessung
iiber 100°C NiCr-Ni-Thermoelemente Thermoelementmessung
Druck Absolutdruckaufnehmer piezoresistiv
(Firma Transinstruments)
Zylinderdruck Drucksensor Kistler 7061B piezoelektrisch
vgl. Kapitel 5.3
Druck vor Einlass- | piezoresistiver Absolutdruck- |piezoresistiv
ventil sensor Kistler 4075A10
Leitungsdruck piezoresistiver Absolutdruck- |piezoresistiv
sensor Kistler 4067A2000
Nadelhub beriihrungsloses Wegmess- Wirbelstrommessverfahren
system (Firma Micro-Epsilon)
Injektorbestromung | Strommesszange (Firma Hall-Effekt
Cauvin Arnoux)

Tabelle 5.2: Messgrofien und verwendete Messgerdite
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5.3 Indizierung und Klopfbewertung

Die bei der Indizierung eingesetzte Messkette bestand aus einem wassergekiihlten
Drucksensor Kistler 7061B, einem Ladungsverstirker, einem 14-Bit Analog-Digital-
Wandler und einem Indimaster 760 der Firma AVL zur Datenaufzeichnung und Weiter-
verarbeitung. Die Zuordnung der gemessenen Druckwerte zum Kurbelwinkel erfolgte
iiber eine Winkelmarke (AVL 364), die eine 720°-Teilung sowie eine Triggermarke
besitzt, wobei die Signale durch optische Abtastung erzeugt werden. Durch rechnerische
Vervielfachung der von der Winkelmarke kommenden Signale kann die Aufldsung
erhoht werden (bis 0,05 °KW). Die Kalibrierung des Drucksensors erfolgte mit einer
hydraulischen Druckwaage. Der obere Totpunkt wurde mit einem kapazitiven OT-Sensor
im Schleppbetrieb bestimmt. Der Einbau des Drucksensors wurde brennraumbiindig
vorgenommen. Die hier anzuwendenden Regeln fiir eine zuverldssige Indizierung
ergeben sich aus /79/ - /81/.

Der Druckverlauf wird auch zur Bewertung der Stirke des Klopfens herangezogen. Es ist
deshalb eine hohe Abtastrate notwendig, um die Druckschwingungen hinreichend genau
zu erfassen. Es ist allgemein bekannt, dass die in Druckverldufen bei klopfender
Verbrennung gemessenen Frequenzen den Eigenfrequenzen des Brennraums entsprechen,
wie unter anderem Messungen in /83/-/85/ zeigen. Als eine der ersten Untersuchungen
hierzu sind die Verdffentlichungen von Drapper /86/, /87/ zu nennen. Fiir einen zylinder-
formigen Raum erhdlt man durch Losen der Wellengleichung der linearen Akustik
folgende Gleichung fiir die Eigenfrequenzen /83/:

. 2 2
.]m,n p
fm,n,p =cC- \/(7[ DJ +(Ej B (51)

wobei m, n und p die Ordnungszahlen in umfanglicher, radialer und axialer Richtung, D
und h Zylinderdurchmesser und —hdhe und ¢ =+&RT die Schallgeschwindigkeit

darstellen. Dabei konnen axiale Schwingungen aufgrund der geringen Brennraumhohe

bei Kolbenstellung im Bereich OT vernachldssigt werden /78/, und aus Gleichung (5.1)
folgt mit p = 0:

_ ]m,n c

fm,n,O - 7Z'D

(5.2)

Die Werte fiir jm, konnen beispielsweise /84/ entnommen werden und betragen fiir reine
Umfangsschwingungen bis zur 4. Ordnung j; o = 1,8412, j,0 = 3,0542, j30 = 4,2012, jao =
5,3171, fiir reine Radialschwingungen bis zur 3. Ordnung jo; = 3,8317, jo = 7,0156, jo3
= 10,1735 und fiir die zwei niedrigsten Frequenzen fiir gemischte Schwingungsformen
j1,1 = 5,3314,_].2’1 = 6,7061.
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Zur Beurteilung der bei den hier durchgefiihrten Untersuchungen in den Druckverldufen
enthaltenen Frequenzen wurde eine diskrete Fouriertransformation fiir den Fall sehr
starken Klopfens (inhomogenes Gemisch bei Spritzbeginn 45° v. OT, Einspritzmenge
60mm?>/Asp.) und fiir den Fall schwachen Klopfens (homogeneres Gemisch bei Spritzbe-
ginn 70° v. OT, Einspritzmenge 60mm?/Asp.) durchgefiihrt (Bild 5.4). Die dargestellten
Spektren wurden durch Berechnung des Spektrums fiir jeden einzelnen von insgesamt
128 Zyklen und anschlieBende Mittelung iiber alle Zyklen ermittelt. Die Messung
erfolgte kurbelwinkelbasiert und fiir diese Untersuchung mit einer Abtastrate von 0,05
°KW, was bei einer Drehzahl von 1420 1/min zu einer Abtastrate von 170,4 kHz und
damit nach dem Abtasttheorem zu einer maximal darstellbaren Frequenz von 85,2 kHz
fithrt. Zur Einhaltung des Abtasttheorems (Vermeidung von Aliasing) und zur Eliminie-
rung der mit dem Arbeitsprozess verbundenen normalen Druckdnderung wurden die
Druckverldufe bandpassgefiltert (untere Grenzfrequenz = 1,5 kHz, obere Grenzfrequenz
= 80 kHz). Die Peaks im Spektrum bei 4,77 kHz, 7,41 kHz und 9,54 kHz stellen Brenn-
raumeigenfrequenzen dar. Der kleine Peak davor bei 1,5 kHz resultiert aus der Hochpass-
filterung des Drucksignals. Die in Bild 5.4 dargestellten Spektren wurden fiir den
Muldenbrennraum ermittelt, fiir den obige analytische Losung nicht gilt. Nach /78/
werden die Schwingungseigenfrequenzen fiir Brennrdume mit Kolbenmulden hauptséch-
lich durch den Muldendurchmesser und weniger durch den Zylinderdurchmesser
bestimmt, sofern der Kolben nicht allzu weit vom oberen Totpunkt entfernt ist. Der Peak
im Spektrum bei 4,77 kHz ist der ersten Eigenfrequenz des Brennraums zuzuordnen.
Ungefahr diesen Wert fiir die Eigenfrequenz erhélt man auch, wenn man in Gleichung
(5.2) fiir D den Muldendurchmesser und fiir jmn ji10 = 1,8412 einsetzt. Bei Versuchen mit
dem flachen Kolben (hier nicht dargestellt) lag die erste Eigenfrequenz mit 3,48 kHz
tiefer, da hier der grofBere Zylinderdurchmesser die Eigenfrequenzen bestimmt.

4.5E-03

4.0E-03
1 —— Spritzbeginn 45° v. OT
3-5E-03—_ —— Spritzbeginn 70° v. OT
_3.0E-03+
i!tl) 4
82.5E-03
22.0E-03—
g 1 n = 1420 1/min e=14
1.5E-03 VE = 60 mm3Asp. (A =3,5)
1 pRail = 900 bar
1.0E-03 p2S = 1160 mbar t2S = 25°C
1 Muldenkolben, Duse |, DrzUT = 1,67
5.0E-04—
0.0 T T T T UL

U U
30 40 50 60 70 80
Frequenz [kHZz]

T
0 10 20

Bild 5.4: Frequenzspektrum bei starkem (Spritzbeginn 45° v. OT) und schwachem (Spritzbeginn
70° v. OT) Klopfen. Abtastrate 0,05 °KW entsprechend 170,4 kHz. Druckverlauf band-
passgefiltert, fu=1,5 kHz, fo=80 kHz, Drucksensor Kistler 7061B
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Anzumerken ist noch, dass beim Spritzbeginn 70° v. OT die erste Eigenfrequenz mit 4,4
kHz etwas tiefer liegt, da sich hier aufgrund des etwas spiteren Ziindbeginns etwas
geringere Gastemperaturen ergeben, was nach Gleichung (5.2) die Frequenzverschiebung
erklart. Wie Bild 5.4 zeigt, haben Druckschwingungen mit der ersten Brennraumeigen-
frequenz mit Abstand die hochste Amplitude. Bis 10 kHz sind bei starkem Klopfen
weitere Brennraumeigenfrequenzen ausgeprédgt. Frequenzen iiber 10 kHz sind deutlich
schwécher ausgeprdgt und bei schwachem Klopfen (Spritzbeginn 70° v. OT) kaum
vorhanden. Bei 48 kHz zeigt sich bei starkem Klopfen (Spritzbeginn 45° v. OT) ein Peak
im Spektrum, der auf Resonanzschwingungen des Drucksensors Kistler 7061B zuriickzu-
fithren ist. Oberhalb dieser Eigenfrequenz sind prinzipiell keine Schwingungen mehr
messbar, da das Ubertragungsverhalten des Sensors fiir Schwingungen iiber der Eigenfre-
quenz auf null absinkt. Aufgrund dieser Ergebnisse — hochste Schwingungsamplitude fiir
die erste Brennraumeigenfrequenz, geringe Amplituden fiir die Frequenzen {iber 10 kHz
— wird der Drucksensor Kistler 7061B als geeignet betrachtet. Dieser Sensor wurde
wegen seiner guten thermodynamischen Eigenschaften, die fiir die Brennverlaufsanalyse
von Bedeutung sind, verwendet. Um die anfallende Datenmenge in Grenzen zu halten,
wurde bei allen weiteren Messungen eine Abtastrate von 0,1 °KW im Bereich von 40° v.
OT bis 60° n. OT gewdhlt, was bei einer Drehzahl von 1420 einer Abtastrate von 85,2
kHz und nach dem Abtasttheorem einer maximal darstellbaren Frequenz von 42,6 kHz
entspricht. Dies wurde entsprechend Bild 5.4 als ausreichend angesehen, zumal hdhere
Frequenzen aufgrund der Eigenfrequenz des Drucksensors ohnehin nicht darstellbar
wiren. AuBlerhalb des Kurbelwinkelbereichs 40° v. OT bis 60° n. OT erfolgte die
Abtastung in 1°KW-Schritten.

Zur quantitativen Charakterisierung der Stdrke des Klopfens bei Ottomotoren, basierend
auf gemessenen Druckverldufen, sind zahlreiche Rechenmethoden vorgeschlagen
worden. Millo und Ferraro /88/ und Puzinauskas /89/ geben einen Uberblick iiber die
verschiedenen Rechenmethoden. Am héaufigsten werden Kennwerte aus hoch- oder
bandpassgefilterten Druckverlaufen abgeleitet. Anhand der gefilterten Druckverldufe
werden beispielsweise die maximale Amplitude der Druckschwingungen, das Integral des
quadrierten gefilterten Druckverlaufs entsprechend einer Energie der Zylinderdruck-
schwingung /90/, /91/, das Integral des Betrags des gefilterten Druckverlaufs oder das
Integral des gefilterten und differenzierten Druckverlaufs berechnet. Als eine der am
hiufigsten verwendeten Kennzahlen wird in dieser Arbeit die maximale Amplitude der
Druckschwingungen (maximale Klopfamplitude) verwendet. Die Verwendung der
maximalen Klopfamplitude hat hier den Vorteil, dass diese Kennzahl im Gegensatz zu
den auf einer Integration iiber dem Kurbelwinkel oder der Zeit basierenden Kennzahlen
von den Integrationsgrenzen unabhéngig ist, die in verschiedenen Arbeiten oft unter-
schiedlich gewéhlt wurden. Beim Klopfen von Ottomotoren ist bekannt, dass die
Klopfstarke von Zyklus zu Zyklus stark schwankt. Dies wurde auch bei den hier durchge-
filhrten Versuchen zur homogenen Dieselverbrennung festgestellt. Um einen einzelnen
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Kennwert fiir jeden Messpunkt zu erhalten, war es daher notwendig, die fiir jeden
einzelnen Zyklus gemessene Klopfamplitude iiber der gemessenen Zyklenzahl N zu
mitteln. Es gilt damit:

1 N
Ka = ﬁzmax<pHP—geﬁltei't> (53)
1

mit prp-gefiteert als hochpassgefiltertem Druckverlauf. Problematisch bei dieser Mittelwert-
bildung ist, dass einzelne Zyklen mit sehr hoher Klopfamplitude eine iiberproportionale
schdadigende Wirkung haben konnen. Dies konnte dadurch beriicksichtigt werden, dass
die einzelnen Amplituden mit einem Gewichtungsfaktor, der von der Hohe der Druck-
schwingung abhingig ist, multipliziert werden, wie in /93/ vorgeschlagen. Dieses
Verfahren wurde hier allerdings nicht angewandt, da keinerlei Anhaltswerte fiir die
Gewichtungsfaktoren bekannt sind. Wegen der hohen Anzahl von Messungen war es
notwendig, die Klopfkennwerte automatisiert zu erfassen. Dies erfolgte mit dem Indi-
master AVL 670. Hierbei wird das Drucksignal mit einem digitalen Hochpassfilter (IIR-
Filter) gefiltert.

5.4 Filterung der Druckverliufe

Die Berechnung des Brennverlaufs basiert auf einem nulldimensionalen Modell, das
einen im ganzen Brennraum einheitlichen Druck voraussetzt. Durch schlagartigen
Anstieg des Zylinderdrucks bei Dieselmotoren mit Direkteinspritzung oder durch
Klopfen beim Ottomotor wird die Gasmasse im Zylinder zu Resonanzschwingungen
angeregt /94/, wobei dann der lokal am Drucksensor gemessene Zylinderdruck vom
mittleren Brennraumdruck abweicht. Dies tritt in besonderem MafBle auch bei der
homogenen Dieselverbrennung auf. Die Mittelung von Einzelzyklen iiber mehrere
Arbeitsspiele flihrt zwar zu einer Reduktion der Schwingungsamplituden. Dennoch
enthdlt auch der gemittelte Druckverlauf, insbesondere bei stirkerem Klopfen, noch
Druckschwingungen, deren Frequenz der ersten Brennraumeigenfrequenz entspricht.
Aufgrund der bei der Berechnung des Brennverlaufs notwendigen Ableitung des Zylin-
derdruckverlaufs zeigen sich kleine Stérungen im Druckverlauf sehr deutlich im Brenn-
verlauf. Vor einer Brennverlaufsanalyse wird daher oft eine Glittung des Druckverlaufs
vorgenommen. Die Glattung kann durch eine gewichtete Glittung /95/, /96/, durch eine
Spline-Approximation /97/ oder durch eine digitale Filterung /97/, /98/ erfolgen. Bei
Untersuchungen von Theobald und Alkidas /97/ erwies sich eine Spline-Approximation
als ungeeignet zur Glattung von Druckverldufen eines Nfz-Dieselmotors mit Direktein-
spritzung. Dagegen zeigte die Filterung mit nichtrekursiven Filtern deutlich bessere
Ergebnisse. Zur Glittung der Druckverldaufe kommt in dieser Arbeit daher ein nichtrekur-
siver Filter zum Einsatz. Die Gleichung eines nichtrekursiven Filters, der aufgrund seiner
endlichen Impulsantwort auch als FIR-Filter (finite impulse response filter) bezeichnet
wird, lautet allgemein /99/:
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N
Y = zak KXok (54)
k=—N

Hierbei stellen x, die Eingangssignale, y, das Ausgangssignal und ay die Filterkoeffi-
zienten dar. Die Filterordnung betrdgt 2N. Gleichung (5.4) stellt im Prinzip eine gewich-
tete Glattung dar. Zur Bestimmung der Filterkoeffizienten gibt es verschiedene Moglich-
keiten. Hier wird zur Bestimmung der Filterkoeffizienten eine Gleichung verwendet, die
auf einer Anniiherung der Ubertragungsfunktion eines Tiefpasses an den idealen Tiefpass
mit Hilfe des Prinzips der kleinsten Quadrate beruht, wie sie in /99/ hergeleitet wird. Fiir
diesen Tiefpass erhdlt man fiir die Filterkoeffizienten /99/:

T

1 /.
a.,=a_,,=——sin| 27k~
kT —kT A ( 7 J (5.5)
mit der Grenzfrequenz des Filters f, und der Abtastfrequenz f,. Mit ay = ay wie in
Gleichung (5.5) enthilt die Ubertragungsfunktion nur reelle Anteile, das heiBt, die
Phasenverschiebung ist fiir alle Frequenzen null und die Ubertragungsfunktion lautet
/99/:

G,(jo)=a,+2 ﬁ:ak cos [l}_&)} (5.6)

k=1 a

Hauptvorteil dieses Filters fiir die vorliegende Anwendung ist die fehlende Phasenver-
schiebung, so dass die Form und die Lage des Druckverlaufs zum oberen Totpunkt
konstant bleiben. Allgemein gilt, dass bei konstanter Gruppenlaufzeit (Phasenverschie-
bung linear iiber der Frequenz) der Druckverlauf nicht verzerrt, sondern nur verschoben
wird und damit korrigiert werden kann /81/. Nicht konstante Gruppenlaufzeit fiihrt zu
einer Verzerrung des Signals /100/, die, aufgrund der Anderung des indizierten Mittel-
drucks und des Brennverlaufs, gerade bei Druckverldufen nicht akzeptabel ist. Zur
Reduktion der Welligkeit der Ubertragungsfunktion wurde ein Hamming-Fenster
eingesetzt /99/. Dabei werden die Filterkoeffizienten ax in Gleichung (5.4) mit den
Fensterkoeffizienten

w, =w_, =0,54+0,46 cos (kz / N) (5.7)

multipliziert /99/. Mit einer Grenzfrequenz von f, = 2,5 kHz und einer Filterordnung von
2N = 300 konnten die Druckschwingungen eliminiert werden, wobei der Verlauf des
Zylinderdrucks, abgesehen von der Beseitigung der Druckschwingungen, in den meisten
Féllen nicht verfdlscht und auch die Heizwérme bei Verbrennungsende nicht verdndert
wurde (Bild 5.5). Nur bei sehr hohem Druckanstieg war eine Filterung ohne Verfil-
schung des Druckverlaufs nicht mdglich. Es wurden dabei zwar die Druckschwingungen
eliminiert, jedoch ergaben sich durch die Filterung vor und nach dem Energiefreiset-
zungspeak des Heizverlaufs zusitzliche Schwingungen. Dies ist auf die Verfilschung
sprung- oder impulsformiger Eingangssignale durch den Filter (Sprung- bzw. Impulsant-
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wort) zuriickzufithren. Dieser Effekt konnte mit einer Filterordnung von 50 und einer
Grenzfrequenz von 2,5 bis 3,5 kHz verringert werden, wobei dann allerdings die Druck-

schwingungen nicht vollstindig eliminiert werden konnten.
80
60—

40+

Druck [bar]

0- —— ohne Filterung
— Filterung, fg=2500 Hz, N=150

Heizverlauf [J/°KW]

i n = 1420 1/min e=14
VE = 60 mm?Asp. (A =3,5)
500 SB=60°v.OT  pRail = 900 bar
7 p2S = 1160 mbar t2S = 25°C
0 Muldenkolben, Dise |, DrzUT = 1,67
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["KW]

Heizwarme [J]

Bild 5.5: Vergleich von Druck- und Heizverlauf und Verlauf der Heizwdrme mit und ohne
Filterung. Filterung mit einem digitalen FIR-Filter, Gleichung (5.4),(5.5),(5.7).

5.5 Einzonenmodell

Zur Berechnung des Brenn- bzw. des Heizverlaufs wurde ein Einzonenmodell verwendet,
das beriicksichtigt, dass bei den Versuchen zur homogenen Gemischbildung mit Einsprit-
zung im Kompressionshub zundchst Luft und nach erfolgter Einspritzung ein Luft-
Kraftstoffgemisch verdichtet wird. Die Herleitung der Gleichungen orientiert sich an /9/,
wobei zur Beriicksichtigung der frilhen Einspritzung entsprechende Erweiterungen
notwendig waren. Einzonenmodelle werden bei Diesel- und Ottomotoren zur Brennver-
laufsanalyse und zur Prozessrechnung eingesetzt. Die Berechnung mit nur einer Zone
stellt eine vereinfachende Betrachtungsweise dar, die fiir die homogene Verbrennung in
weit grolerem Malle der Realitdt entspricht als bei konventioneller dieselmotorischer
oder ottomotorischer Verbrennung. Andererseits basieren die bei der Berechnung
verwendeten Stoffwerte bei der allgemein iiblichen Vorgehensweise auf einer Berech-
nung des chemischen Gleichgewichts. Dies entspricht nicht den Gegebenheiten bei der
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homogenen, simultanen Umsetzung der gesamten Zylinderladung, die durch Bildung und
Verbrauch chemischer Zwischenprodukte geméf den bei der Oxidation von Kohlenwas-
serstoffen ablaufenden chemischen Reaktionen charakterisiert wird. Fiir genaue Stoff-
werte wire eine aufwendige detaillierte reaktionskinetische Simulation unter Beriicksich-
tigung aller Elementarreaktionen notwendig, auf die hier verzichtet werden soll. Die
Berechnung der Stoffwerte fiir das Luft-Abgasgemisch erfolgt daher nach Zacharias
/101/. Die Stoffwerte fiir Dieselkraftstoff wurden dem Programm Kiva 2 /102/ entnom-
men.

Fiir den Hochdruckteil lautet der erste Hauptsatz:

d .

d—U = —pd_V+ dQB _ de + hb o mb_em
do do do do - do

(5.8)

Dabei sind dQg/d¢ der Brennverlauf, dQ,/d¢ der Wandwérmestrom, h, .in die Enthalpie
und my, in die Masse des eingespritzten Kraftstoffs. Die innere Energie des Zylinderin-
halts setzt sich aus der inneren Energie des Luft-Abgasgemisches u, (Zusammensetzung
entsprechend dem momentanen Verbrennungsluftverhéltnis A, /9/) und der inneren
Energie des Kraftstoffs u, zusammen:

U=mu,+myu, (5.9)
dU dm, du, dm, du,

=u, +m, +u, +m, (5.10)
do do do do do

mb :mbiein_B (511)

dp = do —% (5.12)
Fiir die Gesamtmasse m gilt mit Gleichung (5.11):
m:mv+mb :mv+mbiein_B (513)

dm _dm, . dm, dm, dm, ., dB

E— = + -
dp dp dp do dp do (5-19

Mit dm/d¢ = dmy, cin/de folgt aus Gleichung (5.14):

dm, dB
dp  dp (5.15)

Setzt man (5.11), (5.12), (5.13), (5.15) in (5.10) ein, erhdlt man:

d dm ein
d—U:uvd_B+(m_mb ein+B) uv +ub 2= _d_B +(mb ein_B)
do de . dp  do )

duy
do

(5.16)
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Fiir die Gaskonstante des Gemisches aus Luft/Abgas (Gaskonstante R,) und Kraftstoff-
dampf (Gaskonstante Ry) gilt:

m, . —B m—-m, . +B
R _ ﬂRb + mv RV — b_eln Rb + b_em RV (5‘17)

m m m m

Mit dRy/de = 0, dR,/dp = 0 (nach /9/) und dm/d¢ = dmy, .in/d¢ ergibt sich:

d_R_ dmb_ein _d_B l_dmb_ein mb_ein_B R
do do do |m do m’ ’

(5.18)

Die weitere Vorgehensweise ist gleich wie bei Pischinger et al. /9/ fiir den luftansaugen-
den Motor und wird deshalb hier nicht nochmals dargestellt. Die Anderung der Stoff-
werte durch riickgefiihrtes Abgas und Restgas wird durch die verbrannte Kraftstoffmasse
By im momentanen Verbrennungsluftverhéltnis A, nach /9/ beriicksichtigt. Es ergibt sich
fiir den Brennverlauf:

d

A + &

0, = dg mit
do C

m dp  do @
a dm eln dm ein
+(m_mb ein +B)(ij d_p+ - b pd_V_hb ein =
o ), dp  do do do

T(R,-R m—-m, ,, —B, (o
C:1+L ub—uv+A2(V—b)+(m—mb em+B) o 5 L (e
Hu m R - (B+B,)" L, \04, -

mit den Abkiirzungen Al und A2

dm, | ~m, ,, +B
A1= mb_em Z (Rb —Rv) m mb_zem +
dp R m
ou
b)) o),

(5.19)

Zur Berechnung des Temperaturverlaufs bei bekanntem Brennverlauf miissen die
Gleichungen nach dT/d¢ aufgelost werden und man erhilt:
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ar_1|de " dp T
dp Al dm,
—(m—mb el.n+B)A3— = u, +h
— d¢ —

0, A2_dQW dv [1_mm”""” +8 [a”v] J
v/T,p

mit den Abkiirzungen Al, A2, A3

- on)(2) (%) 2]obn s,
P, T,A,

1 A 0 R,—R, (0
A2 =1+— ub—uv+(m—mb_em+3) - ( uVJ + 25 V( ”vj
Hu B+B,\o4,),, m R &P )

A3:£%(%j (l_i_(Rb_Rv) m_mb_ein+BJ
T,A

m do op R m
(5.20)
Der Druckverlauf ergibt sich aus der Gleichung fiir das ideale Gas:
dp 1dV 1dm 1dR 1dT
U I e Mt phuiy (5.21)
do Vdp mdp Rdp Tdp

Die Rechnung setzt eine sofortige Autheizung und Verdampfung des eingebrachten
Kraftstoffs mit der Enthalpie hy, cin innerhalb der Schrittweite d¢ voraus, da auf der
rechten Seite der Energieerhaltungsgleichung (Gleichung (5.8)) der Stoffwert fiir
fliissigen Kraftstoff hy .in angesetzt wird, wihrend auf der linken Seite der Kraftstoff
dampfformig als ideales Gas vorliegt. Der zeitliche Verlauf dmy, ¢in/d¢ wurde mit einer
Vibegleichung modelliert, deren Verlauf abgeschitzt wurde, wobei eine Variation dieses

Verlaufs nur einen geringen Einfluss zeigte.

Fir den Wandwéarmeiibergangskoeffizienten wurde der Ansatz nach Hohenberg /117/

verwendet

a=130 V" p" 177 (c, +1,4)"" (5.22)
mit

do,

a4 (r-1). (5.23)

wobei ¢, die mittlere Kolbengeschwindigkeit, A die gasberiihrende Oberfldche und Ty,
die Wandtemperatur bedeuten.

Um die Genauigkeit der berechneten Wandwérme, insbesondere auch im Hinblick auf die
homogene Verbrennung, fiir die wenig Erfahrungen vorliegen, zu verbessern, wird die
Wandwérme mit einem Faktor multipliziert. Dieser Faktor wird so ermittelt, dass die bei
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Brennende freigesetzte Energie (Integral des Brennverlaufs) der zugefiihrten Energie, die
sich aus dem Produkt der gemessenen Kraftstoffmasse, dem Heizwert und dem Umset-
zungsgrad ergibt, entspricht. Dies erfordert ein im Allgemeinen zweimaliges Durchrech-
nen des Hochdruckprozesses, bis obige Bedingung erfiillt ist. Diese Korrektur wurde fiir
heterogene und homogen-heterogene Verbrennung, wegen Unsicherheiten im Umset-
zungsgrad bei hohen HC-Emissionen, jedoch nicht fiir die rein homogene Verbrennung
durchgefiihrt. Die sich ergebende Korrektur lag bei den untersuchten Druckverldufen
zwischen 0,87 und 1,28. Damit wird gewahrleistet, dass im Rahmen der Messgenauigkeit
bei der Zylinderdruckindizierung die insgesamt abgefiihrte Wandwérme richtig ist. Eine
Unsicherheit besteht dann noch im zeitlichen Verlauf der Wandwérme. Fiir die in Kapitel
7.2 durchgefiihrte Verlustteilung fiir die homogen-heterogene Verbrennung wird nicht
nur der Brennverlauf aus Gleichung (5.19), sondern auch eine Berechnung des Tempera-
tur- und Druckverlaufs bei gegebenem Brennverlauf mit den Gleichungen (5.20) und
(5.21) benotigt.

5.6 Versuchsaufbau Filmmotor

Optische Untersuchungen wurden an einem Transparentmotor fiir die Baureihe 500
durchgefiihrt. Der optische Zugang wird durch einen speziellen Kolben mit Quarzglas-
fenster ermoglicht, dessen Kontur dem bei den Motorversuchen (mit Muldenkolben)
verwendeten Kolben entspricht. Auch der Raum iiber dem Quetschspalt wird bei den
Aufnahmen erfasst. Zweidimensionale Messungen der OH-Chemilumineszenz erfolgten
mit einer [CCD-Kamera. Dieser Kamera wurde ein BP 310+UG11-Filter vorgeschaltet,
der nur Strahlen im Bereich der Wellenldnge der OH-Strahlung, die bei 306 — 308 nm
maximal ist, durchldsst. Weitere Details zum Aufbau des verwendeten Transparentmotors
und der Messtechnik finden sich in /105/ und /55/.
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6 Motorversuche zur homogenen Dieselverbrennung

Voraussetzung fiir eine homogene Dieselverbrennung als eine gleichmifBig im Raum
stattfindende Verbrennung ist ein homogenes Luft-Kraftstoffgemisch. Das Ziel der
Versuche, die hier mit direkter Einspritzung unter Verwendung einer 30-Lochdiise
durchgefiihrt wurden, sollte es deshalb sein, die die Gemischbildung bestimmenden
Parameter so zu wihlen, dass groBere Inhomogenititen des Luft-Kraftstoffgemisches auf
jeden Fall vermieden werden. Nur dann werden lokal hohe Spitzentemperaturen und
damit die thermische NO-Bildung vermieden. Unter den die Gemischbildung beeinflus-
senden Faktoren wird besonders auf den Spritzbeginn, aulerdem aber auch auf Raildruck,
Diisengeometrie, Kolbenform und Drall eingegangen.

Die Ziindung des homogenen Gemisches erfolgt hauptsidchlich temperaturkontrolliert, das
heiflt, beim Erreichen einer bestimmten Ziindtemperatur. Hierzu wird der Einfluss der
Ladelufttemperatur und der Cetanzahl des Kraftstoffs untersucht. Aulerdem wird der
Einfluss der Abgasriickfiihrung, des Ladedrucks und des Luftverhiltnisses auf den
Ziindbeginn erortert.

Eines der Hauptprobleme der homogenen Dieselverbrennung stellt ihr schlagartiger
Ablauf und die sich daraus ergebende Lastbegrenzung dar. Durch Aufladung (Steigerung
des Luftverhéltnisses) oder Abgasriickfiihrung kann die Verbrennung verlangsamt
werden. Daher wird hier der Einfluss der Abgasriickfiihrung und der Aufladung sowie die
hiermit mogliche Laststeigerung néher zu untersuchen sein.

6.1 Einfluss des Spritzbeginns

Die wichtigste Einflussgrof3e fiir die Bildung eines homogenen Luft-Kraftstoffgemisches
stellt der Spritzbeginn dar. Der Spritzbeginn bestimmt die fiir die Gemischbildung zur
Verfligung stehende Zeit und ist ausschlaggebend fiir die zur Zeit der Einspritzung
bestehende Gasdichte. Durch die Gasdichte werden Strahleindringtiefe und Strahlkegel-
winkel mafBigeblich beeinflusst /82/. Bild 6.1 veranschaulicht die Strahlausbreitung mit
der 30-Lochdiise. Die Bilder wurden bei Einspritzung in eine unbeheizte Kammer bei
jeweils unterschiedlichem Kammerdruck aufgenommen. Es ist deutlich der Einfluss des
Kammerdrucks und damit der Dichte auf die Strahlausbreitung zu erkennen.
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100 mm

Nk

PSS

Kamm erdruck = 10 bar

Bild 6.1: Strahlausbreitung mit der 30-Lochdiise bei Einspritzung in eine unbeheizte Kammer fiir
unterschiedlichen Kammerdruck. Raildruck 900 bar, 0,8 ms nach Spritzbeginn

6.1.1  Schadstoffbildung

Die Bedeutung des Spritzbeginns fiir die Homogenisierung wird zunidchst an den
Schadstoffemissionen deutlich.

In Bild 6.2 sind die Abgasemissionen bei Variation des Spritzbeginns fiir drei verschie-
dene Einspritzmengen (40, 60 und 70 mm?3/Asp.) bei einer Drehzahl von 1420 1/min
dargestellt. Das Luftverhiltnis A liegt dabei bei 5, 3,5 und 3, der indizierte Mitteldruck
bei 1,9 bis 2,6, 3,4 bis 4,2 bar und 3,7 bis 4,9 bar. Fiir das Luftverhidltnis A = 3 (entspre-
chend 70 mm?*/Asp. Einspritzmenge) konnte aufgrund stark klopfender Verbrennung mit
zunehmend spétem Spritzbeginn nur der frithe Spritzbeginnbereich untersucht werden.

Wie Bild 6.2 zu entnehmen ist, fiihrt ein spéter Spritzbeginn von 20 bzw. 30° v. OT zu
hohen RufBlemissionen. Aufgrund des geringen Lochdurchmessers der 30-Loch-Diise
(80um) ist der Impuls der Kraftstoffstrahlen zu gering, um bei der mit spiatem Spritzbe-
ginn schon hohen Dichte im Zylinder eine ausreichende Ausbreitung des Kraftstoffs zu
erreichen. In der Néahe der Diise entstehen daher verstirkt fette Zonen, die Ursache der
RuBlemissionen sind, wahrend ein groBer Teil der Luft im Brennraum nicht zur Gemisch-
bildung genutzt wird.

Erfolgt die Einspritzung frither (30 — 40° v. OT), so ist die Eindringtiefe des eingespritz-
ten Kraftstoffs entsprechend hoher und die Zeit, die fiir die Gemischbildung zur Verfii-
gung steht, langer. Dadurch wird die Gemischbildung gegeniiber einem spédteren Spritz-
beginn verbessert, was zu einer Abnahme der RuBBemissionen und einer Zunahme der
NOy-Emissionen fiihrt. Der Grund fiir die sehr hohen NOy-Emissionen liegt darin, dass
die Stahlausbreitung und die fiir die Gemischbildung zur Verfiigung stehende Zeit noch
nicht fiir die Bildung eines hinreichend homogenen Gemisches ausreichen. Es bilden sich
lokal Zonen aus verdampftem Kraftstoff und Luft, deren Zusammensetzung in der Nihe
des stochiometrischen Luftverhéltnisses liegt. Erst bei einem Spritzbeginn von 50 bzw.
60° v. OT ist mit einer ausreichenden Erfassung der Luft durch den eingespritzten
Kraftstoff zu rechnen, worauf die gegen null gehenden NOy-Emissionen hindeuten. Das
Luftverhéltnis ist nun auch lokal so hoch, dass die Bildung von thermischem NO
weitgehend vermieden wird. Ebenfalls sehr gering sind die RuBemissionen.



43

50 30—
40—5 257
< ] = 20+
< 30 s 7]
= > 15
> 20_ 4
S ] £ 101
10 5
0- 0- EEEE
2.0+ 600
1.8 1
1.6 500
1.4+ — |
= 1.2 £ 0]
=z 107 < 300
2 087 o 1
0.6+ © 200—_
0.4 100
0.2+ i
00- o
390 400 80 -60 -40 20 0 20
] Spritzbeginn [°KW
o0 pitzbeginn [*KW]
280—- —A— VE=40 mm?Asp., L =5
= b —©— VE=60 mm?3Asp., 1 = 3,5
E 260- —%— VE=70 mm¥Asp., . =3
2 240 —m— heterogen (¢ = 17,5), VE=60 mm>3/Asp., 1 = 3,5
5 j
220
] n = 1420 1/min e=14
200 4 IJ pRail = 900 bar
180 T —— p2S = 1160 mbar t28 = 25°C

T ™ T — 1 T
-100 -80 -60 -40 -20 O 20
Spritzbeginn [°KW]

flacher Kolben, Dise |, DrzUT = 0,55

Bild 6.2: Einfluss des Spritzbeginns auf die Abgasemissionen und den Verbrauch

Vergleicht man die Verldufe der NOy-Emissionen fiir den Spritzbeginn 40 — 50° v. OT,
erkennt man, dass die NOy-Emissionen bei gleichem Spritzbeginn mit steigender
Einspritzmenge zunehmen. Dies ist auf eine Verschlechterung der Homogenisierung mit

zunehmender Einspritzmenge zuriickzufiihren.

Bei frithem Spritzbeginn (90 — 100° v. OT) zeigt sich bei hoherer Einspritzmenge eine
Zunahme der Ruflemissionen. Als Ursache hierfiir kann die Anlagerung von fliissigem
Kraftstoff an den Brennraumwinden aufgrund hoher Eindringtiefe des eingespritzten
Kraftstoffs bei frithem Spritzbeginn angenommen werden. Der angelagerte Kraftstoff
dampft dann insbesondere von der Kolbenoberfliche ab, so dass sich ein fettes Luft-
Kraftstoffgemisch bildet. Dies korreliert mit Ergebnissen von Harada et al. /1/, die bei
Versuchen zur homogenen Gemischbildung mit Kegelstrahldiisen einen Zusammenhang
zwischen hoher Strahlausbreitung und Wandanlagerung von fliissigem Kraftstoff am

Kolben und einem Anstieg von Rullemissionen festgestellt haben.

Die Abhéngigkeit der Gemischbildung und damit der NOx-Emissionen vom Spritzbeginn
bei der homogenen Verbrennung machen auch Simulationsrechnungen zur Gemischbil-
dung deutlich. Bild 6.3 zeigt Ergebnisse von Simulationsrechnungen zur Gemischbildung
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mit der 30-Lochdiise mit dem Programm Kiva 3 sowie einem speziellen Strahlmodell
(vgl. hierzu /92/). Es ist jeweils ein Langsschnitt durch eine Hélfte des Scheibenbrenn-
raums fir den Spritzbeginn 40 und 60° v. OT (Einspritzmenge 60 mm?/Asp.) bei der
Kolbenstellung 20° v. OT mit der rdumlichen Verteilung des Luftverhiltnisses (ver-
dampfter Kraftstoff) dargestellt. Diese Kolbenstellung entspricht dem Ziindbeginn der
Cool-Flames. Wie schon erldutert, ergibt sich beim Spritzbeginn 40° v. OT ein sehr
inhomogenes Gemisch. Es existieren in groBerem Umfang Bereiche, in denen das
Luftverhéltnis im Bereich von A = 1 und darunter liegt. Dies fiihrt dann zu den hohen
NOy-Emissionen beim Spritzbeginn 40° v. OT. Grofe Volumenbereiche am Zylinderrand
werden aufgrund einer zu geringen Eindringtiefe des Kraftstoffs, die auf die hohe Dichte
im Brennraum und den kurzen Zeitraum fiir die Gemischbildung zuriickzufiihren ist,
nicht zur Gemischbildung genutzt. Beim Spritzbeginn 60° v. OT ist das Gemisch deutlich
homogener. Bereiche mit A < 1 fehlen. Die Strahleindringtiefe ist grof3er, so dass auch
der Volumenbereich in Zylinderwandnihe erfasst wird. Bild 6.4 zeigt, dass das Auftref-
fen des Kraftstoffdampfs auf der Zylinderwand zu einem ,,Aufpilzen* des dampfférmigen
Anteils des Strahls fiihrt. Dadurch wird die Homogenisierung unterstiitzt.

Zylinderkopf
Spritz-
. beginn
‘ Zylinder- 40°v. OT
wand
A — o
Kolben 2=h<10
I<A<2
Zylinderkopf 23 <A<1
Te—— — )\ <2/3
-
Zylinder- Spritz-
wand beginn
60°v. OT
Kolben

Bild 6.3: Luftverhdltnis im Brennraum bei Kolbenstellung 20° v. OT, Kiva 3-Rechnung.
VE = 60 mm?Asp. (A =3,5), n = 1420 1/min. (Darstellung der Brennraumhdlfte)

Zylinderkopf
Zylinder- (0 <)
wand 2<A<10
I<A<2
— 2/3<A<1
— ) <2/3

ar~aih

= Kolben

Bild 6.4: Luftverhdltnis im Brennraum bei Kolbenstellung 35° v. OT, Kiva 3-Rechnung. Spritzbe-
ginn 60°v. OT, VE = 60 mm3/Asp. (A= 3,5), n = 1420 1/min.
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In Bild 6.5 wird dargestellt, wie sich das lokale Luftverhéltnis iiber das Brennraumvolu-
men wiahrend der Kompressionsphase verteilt. Global liegt das Luftverhéltnis bei A = 3,5.
Beim Ziindbeginn der Cool-Flames 20° v. OT nehmen magere Zonen mit einem Luftver-
héltnis zwischen 2 und 10 beim Spritzbeginn 60° v. OT 40% und beim Spritzbeginn 40°
v. OT nur 11% des Brennraumvolumens ein. Auch beim Spritzbeginn 60° v. OT ist das
Gemisch noch relativ inhomogen und weit von einer vollstaindigen Homogenisierung mit
konstantem Luftverhédltnis von A = 3,5 im ganzen Brennraum entfernt. Anzumerken ist
noch, dass die Homogenisierung bis zum Beginn der Hot-Flame-Verbrennung bei 12° v.
OT fiir Spritzbeginn 60° v. OT gegeniiber der Darstellung in Bild 6.5 noch verbessert
wird.

Spritzbeginn 40° v. OT

Spritzbeginn 60° v. OT

0.7 % 0.7
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Kurbelwinkel Kurbelwinkel

Bild 6.5: Verteilung des Luftverhdltnisses tiber das Brennraumvolumen, Kiva 3-Rechnung.
VE = 60 mm>Asp. (1 =3,5), n = 1420 1/min.

Auch auf die HC-Emissionen ist der Spritzbeginn von wesentlichem Einfluss. Bild 6.2
zeigt, dass diese bei frithem Spritzbeginn stark zunehmen. Hierfiir werden folgende
Vorginge als relevant angesehen: Bei frithem Spritzbeginn ist die Eindringtiefe des
eingespritzten Kraftstoffs hoher. Dadurch gelangt verdampfter Kraftstoff in den Feuer-
steg. Das fiihrt, wie vom Ottomotor bekannt ist, bei dem die Flammenldschung in Spalten
die Hauptquelle der HC-Emissionen darstellt, zur Emission unverbrannter Kohlenwasser-
stoffe. Dies zeigen auch Versuche von Akagawa et al. /2/, die ergaben, dass durch
Reduktion der Feuersteghohe bei homogener Dieselverbrennung und innerer Gemisch-
bildung mit zwei seitlich eingebauten Einspritzdiisen die HC-Emissionen reduziert
werden. Weiter wird der Einfluss des Feuerstegs durch einen eigenen Versuch, dargestellt
in Kapitel 6.2.2, bestétigt. Das Verloschen der Flamme an sauberen, glatten Brennraum-
winden wird beim Ottomotor nicht als Quelle von HC-Emissionen angesehen, da nach
dem Verloschen der Flamme an der Brennraumwand unverbrannte Kohlenwasserstoffe
aus der Ldschzone herausdiffundieren und oxidiert werden /3/, /4/. Bei homogener
Kompressionsziindung ist jedoch anzunehmen, dass die Flammenloschung an den
Brennraumwénden zu den HC-Emissionen beitrdgt, da aufgrund des hohen Luftverhalt-
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nisses und der damit geringen Verbrennungstemperatur die Dicke der Flammenlsch-
schicht vergroflert und die Oxidation des Kraftstoffs aus der Loschschicht reduziert wird.
AuBerdem ist bei frithem Spritzbeginn mit Wandanlagerung von fliissigem Kraftstoff zu
rechnen, was ebenfalls zu einem Anstieg der HC-Emissionen beitragt.

Es ist bekannt, dass beim konventionellen Dieselmotor mit Direkteinspritzung Bereiche
zu mageren Gemisches, die am &duBeren Strahlrand von in der Ziindverzugsphase
eingespritztem Kraftstoff liegen, nicht ziinden. Sie stellen damit, sofern sie aufgrund
hoher Temperaturen nicht oxidiert werden, eine Quelle von HC-Emissionen dar /5/. Eine
vergleichbare Erscheinung zeigt sich bei innerer Gemischbildung fiir die homogene
Dieselverbrennung. Bei frither Einspritzung und insgesamt besserer Homogenisierung
treten magere Zonen vermehrt auf, was eine weitere Ursache flir hohe HC-Emissionen
bei frithem Spritzbeginn darstellt.

Die HC-Emissionen nehmen mit abnehmender Einspritzmenge zu. Dies ist auf eine
ausbleibende Ziindung oder unvollstindige Verbrennung in zu mageren Zonen sowie eine
reduzierte Oxidation von Kohlenwasserstoffen in der Nachverbrennungsphase zuriickzu-
fiihren.

Bild 6.2 ist zu entnehmen, dass die CO-Emissionen dhnlich wie die HC-Emissionen bei
friithem Spritzbeginn und abnehmender Einspritzmenge, das heiflt, zunehmendem
Luftverhéltnis stark ansteigen. Frither Spritzbeginn und geringe Einspritzmenge fiithren zu
Bereichen zu mageren Gemisches mit geringer Warmefreisetzung. Dabei wird die
Temperatur, die mit zunehmender Expansion sinkt, zu gering, so dass die am Ende der
Oxidation von Kohlenwasserstoffen erfolgende Verbrennung von CO zu CO; /6/ nicht
mehr vollstindig stattfindet. Der Brennverlauf in Bild 6.10 weist darauf hin, dass ein Teil
des in der Hauptverbrennung nicht oder nur teilweise umgesetzten Kraftstoffs in einer
langsamen Nachverbrennung oxidiert wird.

Zum Vergleich sind in Bild 6.2 auch die Ergebnisse fiir das konventionelle Verfahren mit
Pumpe-Leitung-Diise-Einspritzsystem bei gleicher Einspritzmenge wie beim homogenen
Verfahren (60 mm?®/Asp.) eingetragen. Fiir das homogene Verfahren zeigen sich bei
frithem Spritzbeginn deutliche Vorteile im Hinblick auf die NOy- und Ruflemissionen,
wihrend die HC- und CO-Emissionen um ein Vielfaches hoher sind als beim konventio-
nellen Verfahren.

Die dargelegten Ursachen fiir die NOx-, HC- und CO-Emissionen erkldren auch den in
Bild 6.6 dargestellten Einfluss des Raildrucks auf die homogene Verbrennung.
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Bild 6.6: Einfluss des Raildrucks auf die Abgasemissionen und den Verbrauch

Mit steigendem Raildruck verbessert sich die Homogenisierung, da die Tropfengrof3e sich
verringert und die Strahlausbreitung insbesondere des dampfformigen Kraftstoffanteils
sich erhoht /82/. Dies fiihrt bei gegebenem Spritzbeginn (z. B. 40 oder 50° v. OT) zu
einer Abnahme der NOy-Emissionen. Wegen der besseren Homogenisierung und des
damit lokal magereren Gemisches steigen die HC- und CO-Emissionen. Weiter gelangt
aufgrund der hoheren Strahlausbreitung bei hohem Raildruck und frithem Spritzbeginn
mehr Kraftstoff in die Wandnéhe, was zu einer Erh6hung der HC-Emissionen beitragt.

Die Unterschiede zwischen frither und spéter Einspritzung zeigen auch die Aufnahmen
der zweidimensionalen OH-Chemilumineszenz, die mit einem Filmmotor unter Verwen-
dung einer ICCD-Kamera gemacht wurden (Bild 6.7, Bild 6.8). Im Gegensatz zu den
vorstehend beschriebenen Versuchen handelt es sich hier um einen Motor mit Mulden-
kolben, was jedoch fiir die grundsétzlichen Unterschiede zwischen frither und spiter
Einspritzung ohne Bedeutung ist. Die Drehzahl des Filmmotors betrégt hier nur 1130
1/min, da der verwendete Filmmotor fiir hohe Drehzahlen nicht geeignet ist. Die Verhélt-
nisse sind jedoch vergleichbar mit denen bei hoherer Drehzahl von 1420 1/min. Beim
Spitzbeginn 35° v. OT ergeben sich lokal Zonen im dulleren Bereich der Mulde mit sehr

hoher OH-Chemilumineszenz. In diesen Zonen ist die Wirmefreisetzung sehr hoch,
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wodurch lokal hohe Temperaturen entstehen und Stickoxide in hohen Mengen gebildet
werden. Beim Spritzbeginn 55° v. OT ist das Gemisch wesentlich homogener. Zonen
lokal hoher OH-Chemilumineszenz sind kaum vorhanden. Die Verteilung der OH-
Chemilumineszenz im Brennraum ist gleichméaBiger. Es zeigen sich jedoch vereinzelt
stirker leuchtende Punkte (Bild 6.8 fiir 8 und 7° v. OT), die auf punktuelle RuBlbildung an
Tropfchen oder durch Wandanlagerung zuriickzufiihren sind. Die Aufnahme der OH-
Chemilumeszenz fiir die Cool-Flame-Verbrennung (Bild 6.8 fiir 20° v. OT) musste
aufgrund des schwachen Signals ohne Filter erfolgen, so dass hier die Chemilumeszenz
fiir alle Wellenldngen, das heiit, die Chemilumeszenz aller beteiligten Reaktionen
wiedergegeben wird. Fiir die Cool-Flame-Verbrennung zeigt sich eine ziemlich gleich-
méfBige Verteilung der Chemilumineszenz innerhalb der Mulde.
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Bild 6.7: 2D-OH-Chemilumineszenzmessung mit ICCD Kamera, Filter BP 310+UG1 1, Bilder
aus unterschiedlichen Zyklen, Belichtung 20 us, Spritzbeginn 35°v. OT, Drehzahl 1130
1/min, VE = 60 mm?/Asp.
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20°v. OT, Belichtung 14°v. OT 13°v. OT
50 us, ohne Filter

12°v. OT 11°v. OT 10°v. OT

9°v.OT 8°v.OT 7°v.OT

500 1000 1500 2000 2500
Intensitat der OH-Chemilumineszenz

Bild 6.8: 2D-OH-Chemilumineszenzmessung mit ICCD Kamera, Filter BP 310+UG1 1, Bilder
aus unterschiedlichen Zyklen, Belichtung 20 us, Spritzbeginn 55°v. OT, Drehzahl 1130
1/Min, VE = 60 mm?>/Asp.
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6.1.2 Druckverlaufe

In Bild 6.9 sind iiber 128 Zyklen gemittelte Druckverldufe sowie der Verlauf der
Heizwirme fiir jeweils unterschiedlichen Spritzbeginn dargestellt. Die Druckverldufe
beim Spritzbeginn 40, 50, 70 und 100°v. OT zeigen, dass die Verbrennung in zwei Stufen
(Cool- und Hot-Flame-Verbrennung) stattfindet (Kapitel 4.1). Dabei verlauft die
Verbrennung insbesondere beim Spritzbeginn 40° v. OT so schnell, dass die Gasmasse
im Zylinder zu starken Druckschwingungen angeregt wird, deren erste Eigenfrequenz
noch im gemittelten Druckverlauf deutlich zu erkennen ist. Wird der Spritzbeginn
ausgehend von 40° v. OT nach frith verstellt, so wird die Verbrennung zunehmend
sanfter. Dies ist darauf zurlickzufiihren, dass bei der Variation des Spritzbeginns sich das
Luftverhéltnis lokal dndert. Die NOy-Emissionen aus Bild 6.2 weisen darauf hin, dass
beim Spritzbeginn 40° v. OT lokal Zonen entstehen, deren Zusammensetzung in der
Néhe des stochiometrischen Luftverhiltnisses liegt. Die Selbstziindung in diesen
Bereichen fiihrt dann zu schlagartiger Verbrennung. Bei fritherem Spritzbeginn ist das
Gemisch homogener, Zonen mit geringem Luftverhdltnis nehmen ab; damit wird die

Reaktionsrate niedriger.
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Bild 6.9: Einfluss des Spritzbeginns auf den Druckverlauf und die Heizwédrme (Druckverliufe
gemittelt, ohne Filterung)

Die Heizwéarme bei Ende der Verbrennung zeigt, dass die Verbrennung bei frithem
Spritzbeginn (100° v. OT) unvollstindig verlduft. Die unvollstindige Umsetzung des
Kraftstoffs triagt ebenfalls zur sanfteren Verbrennung bei frithem Spritzbeginn bei. Der in
Bild 6.10 dargestellte Verlauf der Brennwérme ldsst erkennen, dass nach der schlagarti-
gen Umsetzung eine langsame Nachverbrennung stattfindet, die auf eine langsame
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Oxidation von un- oder teilverbranntem Kraftstoff, insbesondere auch von wandnahen
Gemischbereichen /7/, /77/, schlieflen lasst.
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Bild 6.10: Verlauf der Brennwdrme bei Spritzbeginn 60° v. OT

Bild 6.9 zeigt, dass die Ziindung der Hot-Flame-Verbrennung bei spdtem Spritzbeginn,
das heif3t bei inhomogenerem Gemisch, frither erfolgt als bei frithem Spritzbeginn. Dies
ist darauf zuriickzufiihren, dass das lokale Luftverhdltnis den Ziindbeginn beeinflusst.
Allgemein ist der Ziindverzug fiir die Hot-Flame-Verbrennung bei niedrigem Luftver-
hiltnis im Bereich der Zwei-Stufenziindung kiirzer, was Untersuchungen mit einem
StoBwellenrohr von Ciezki und Adomeit /8/ fiir den Kraftstoff n-Heptan sowie von
Westbrook et al. /163/ mit einer Rapid Compression Machine fiir den Kraftstoff n-Pentan
zeigen. In Kapitel 4.1 wurde darauf hingewiesen, dass eine hohere Warmefreisetzung der
Cool-Flames den Ziindverzug fiir die Hot-Flames verkiirzt. Von Westbrook et al. /163/
wurde bei Untersuchung des Einflusses des Luftverhéltnisses eine hohere Warmefreiset-
zung der Cool-Flames mit geringem Luftverhéltnis beobachtet, die als Grund fiir die
frithere Hot-Flame-Ziindung bei niedrigerem Luftverhéltnis angesehen wurde. Eine
hohere Warmefreisetzung der Cool-Flames bei spidtem Spritzbeginn, das heif3t, inhomo-
generem Gemisch und damit lokal niedrigerem Luftverhdltnis zeigt sich in Bild 6.9
jedoch nur ansatzweise. Dies steht im Zusammenhang mit der inhomogenen Gemischbil-
dung. In kraftstoffreichen Zonen, in denen die Hot-Flame-Ziindung erfolgt, ist die
Wirmefreisetzung grofler, wihrend in mageren Zonen die Warmefreisetzung geringer ist.
Der Heizverlauf in Bild 6.9 stellt jedoch nur einen Mittelwert iiber den ganzen Brenn-
raum dar.

Der Ziindbeginn der Cool-Flame-Verbrennung éndert sich nach Bild 6.9 kaum mit dem
Spritzbeginn und damit mit dem lokalen Luftverhiltnis. Dies stimmt mit den in /8/ und
/163/ berichteten Ergebnissen iiberein, die auf einen allenfalls sehr geringen Einfluss des
Luftverhiltnisses auf den Ziindbeginn der Cool-Flame-Verbrennung hinweisen.

Wiéhrend beim Spritzbeginn 40 — 100° v. OT die fiir die homogene Verbrennung von
Dieselkraftstoff typische Zwei-Stufenziindung vorliegt, zeigt sich bei spaterem Spritzbe-
ginn 30° v. OT keine Cool-Flame-Verbrennung. Der Verlauf der Heizwirme ldsst eine



53

unmittelbar nach der Ziindung zunichst schlagartige Verbrennung bereits aufbereiteten
Kraftstoffs und eine anschlieBend sehr langsame Verbrennung erkennen. Die Verhéltnis-
se sind dhnlich wie bei einem konventionellen Dieselmotor mit ausgeprigter vorge-
mischter Verbrennung, wobei hier der Anteil der vorgemischten Verbrennung deutlich
hoher und der Anteil der Diffusionsverbrennung entsprechend geringer ist.

6.1.3 Druckanstieg, Klopfamplitude und Brenndauer

Bild 6.11 zeigt die Abhingigkeit der maximalen Klopfamplitude, des Druckanstiegs und
der Brenndauer vom Spritzbeginn. Die Korrelation zwischen Klopfamplitude, Druckan-
stieg und Brenndauer ist deutlich ersichtlich. Eine inhomogene Gemischbildung bei

spiatem Spritzbeginn fiihrt zu einer schlagartigen Verbrennung mit hohem Druckanstieg
und hoher Klopfamplitude.
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Bild 6.11: Einfluss des Spritzbeginns auf Druckanstieg, Klopfamplitude und Brenndauer

Fiir die Einspritzmenge von 60 mm?/Asp. ergab sich bei einem Spritzbeginn 60° v. OT
ein Druckanstieg von 10 bar/°KW. Fiir die hohere Einspritzmenge von 70 mm?3/Asp.
musste der Spritzbeginn fiir einen Druckanstieg unter 10 bar weiter nach frith auf 90° v.
OT verstellt werden. Der Anstieg der Rullemissionen bei diesem Spritzbeginn (Bild 6.2)
lasst allerdings vermuten, dass hier schon ein deutlicher Wandauftrag von Kraftstoff
stattgefunden hat. Dies bedeutet, dass fiir die Randbedingungen dieses Versuchs (leichte
Aufladung, p2S = 1160 mbar) die maximale Einspritzmenge bei ca. 60 mm?*/Asp. (A =
3,5) liegt, wenn einerseits eine grolere Wandanlagerung von Kraftstoff, verbunden mit
Olverdiinnung und einem Anstieg der RuBemissionen, sowie andererseits starke Druck-
schwingungen und hoher Druckanstieg vermieden werden sollen.
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6.14 Kraftstoffverbrauch

Bild 6.12 zeigt den Kraftstoffverbrauch, den 50%-Umsatzpunkt (Verbrennungsschwer-
punkt) und den Umsetzungsgrad. Fiir die Einspritzmenge von 60 mm?/Asp. (Luftverhilt-
nis A = 3,5) liegt das Verbrauchsoptimum beim Spritzbeginn 60° v. OT. Der Verlauf des
Verbrauchs liber dem Spritzbeginn ldsst sich folgendermallen erkléren:

Ein spéter Spritzbeginn (z. B. 40° v. OT) fiihrt zu frilher Ziindung der Hot-Flame-
Verbrennung und kurzer Brenndauer und damit zu einer frithen Schwerpunktslage sowie
zu einem Anstieg der Klopfamplitude. Ein vor dem oberen Totpunkt liegender Verbren-
nungsschwerpunkt ist thermodynamisch nicht optimal und fiihrt auerdem aufgrund des
hoheren Druck- und Temperaturniveaus zu héheren Wandwirmeverlusten und damit zu
einem Anstieg des Kraftstoffverbrauchs /9/. Durch klopfende Verbrennung werden die
Wandwirmeverluste weiter vergroBert /28/, /29/. Wird der Spritzbeginn ausgehend von
40° v. OT vorverstellt, erfolgt die Ziindung spiter, die Brenndauer nimmt zu und der
Schwerpunkt liegt damit spédter. Dadurch und durch die abnehmende Klopfamplitude
verbessert sich der Kraftstoffverbrauch bis zum Spritzbeginn 60° v. OT. Bei weiterer
Vorverstellung des Spritzbeginns {iberwiegen die Verluste durch unvollstindige
Verbrennung, was zu einer Zunahme des Kraftstoffverbrauchs fiihrt.
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Bild 6.12: Einfluss des Spritzbeginns auf 50%-Umsatzpunkt, Umsetzungsgrad und Verbrauch

Der Kraftstoffverbrauch ist auch bei optimalem Spritzbeginn bei den hier vorliegenden
Randbedingungen aufgrund zu frither Schwerpunktslage, unvollstindiger Verbrennung
und niedrigerem Verdichtungsverhéltnis schlechter als bei konventioneller Verbrennung.
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6.2 Einfluss konstruktiver Faktoren auf die homogene Verbrennung

Die bisher durchgefiihrten Versuche haben gezeigt, dass eine unzureichende Homogeni-
sierung nicht nur zu einem Anstieg der NOyx-Emissionen fiihrt, sondern auch den
Druckanstieg und die Druckschwingungen erhoht. Es wurde daher untersucht, inwiefern
durch Modifikation der 30-Lochdiise, durch Einsatz eines Kolbens mit Mulde und durch
einen hoheren Drall die homogene Gemischbildung und damit die Verbrennung verbes-
sert werden kann.

6.2.1  Vergleich verschiedener 30-Lochdiisen

Ein groBerer Diisenlochdurchmesser fiihrt allgemein wegen des hoheren Strahlimpulses
zu einer groBeren Strahleindringtiefe /82/. Dadurch wird mehr Luft vom eingespritzten
Kraftstoff erfasst, jedoch steigt die Gefahr der Wandbenetzung. Es wurde nun untersucht,
ob durch jeweils unterschiedlichen Lochdurchmesser fiir die drei Lochreihen der 30-
Lochdiise (Bild 6.13) die Homogenisierung und damit die homogene Verbrennung
verbessert werden kann.

Fiir eine groBere Ausbreitung der Strahlen der zwei oberen Lochreihen wurde eine
Variante mit auf 120 um vergroBertem Lochdurchmesser bei der oberen Lochreihe und
auf 100 um vergroBertem Lochdurchmesser bei der mittleren Lochreihe ausgelegt (Diise
IT). Bei einer weiteren Variante erfolgte die Anordnung der Lochdurchmesser gerade
umgekehrt, das heiflt, bei der unteren Lochreihe betrug der Durchmesser 120 um, bei der
mittlere Lochreihe 100 pm und bei der oberen Lochreihe 80pm (Diise III). Die 30-
Lochdiise mit einem fiir alle Locher gleichen Lochdurchmesser von 80 pm wird als Diise
I bezeichnet.

.

ohere e
Lochreibe .~~~
mittlere
Lochreihe <
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Lochreihe -

Kalbenpositionlbei60° v, OT

Bild 6.13: Schematische Darstellung der 30-Lochdiise

Bei der Kolbenstellung 60° v. OT ist der Weg von der Diise bis zur Zylinderwand fiir die
Strahlen der oberen Lochreihe gleich lang wie der Weg von der Diise zum Kolben fiir die
Strahlen der unteren Lochreihe. Unter dem Aspekt, die Wandanlagerung zu vermeiden,
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wiére damit die Diisenvariante II besonders fiir eine Einspritzung nach 60° v. OT geeig-
net, wihrend die Variante III besonders fiir eine Einspritzung vor 60° v. OT geeignet
erscheint.

Weiter ist noch zu beachten, dass durch einen groBeren Lochdurchmesser sich die
Spritzdauer verkiirzt, so dass das Ende der Einspritzung bei einem geringeren Brenn-
raumdruck erfolgt. Dies erhoht zusétzlich die Eindringtiefe. Da der Unterschied in der
Spritzdauer zwischen den verschiedenen Diisen, auch aufgrund einer langsameren
Anhebung der Nadel bei groBerem Lochdurchmesser, nur maximal 1,8 °KW betragt
(Spritzdauer bei Diise [ = 15 °KW)), ist dieser Einfluss eher gering.

Bild 6.14 zeigt den Vergleich der Abgasemissionen und des Verbrauchs in Abhingigkeit
vom Spritzbeginn fiir die drei Diisenvarianten. Diise II weist dabei die niedrigsten NOx-
Emissionen beim Spritzbeginn 40 und 50° v. OT auf, das heifit, die Homogenisierung ist
mit dieser Diise in diesem Spritzbeginnbereich am besten. Die bei der Diise II im
Vergleich zur Diise I hohere Eindringtiefe der Strahlen der oberen Lochreihe fiihrt
offensichtlich zu einer Verbesserung der Homogenisierung entweder durch eine bessere
Erfassung der Luft durch Kraftstoff oder bei fritherem Spritzbeginn durch Auftreffen von
gasformigem Kraftstoff auf die Zylinderwand. Wie die Simulationsergebnisse aus Kapitel
6.1.1 zeigen, fithrt das Auftreffen von Kraftstoffdampf auf die Zylinderwand zu einem
L»Aufpilzen* des dampfformigen Anteils des Strahls (Bild 6.4), wodurch die Homogeni-
sierung unterstiitzt wird.

Mit der Diise III ergab sich eine Erhéhung der NOy-Emissionen und damit eine Ver-
schlechterung der Homogenisierung beim Spritzbeginn 50 und 60° v. OT. Offensichtlich
bringt hier eine groBe Eindringtiefe fiir die in steilem Winkel nach unten einspritzenden
Strahlen keine Vorteile fiir die Homogenisierung.

Durch die Erhohung des Durchflusses der unteren Lochreihe wird im Vergleich zur
Diisenvariante mit gleichem Durchmesser fiir alle Locher die Einspritzmenge, die auf die
obere Lochreihe entfillt, bei gleicher Gesamteinspritzmenge verringert. Dadurch werden
groe Anteile des Brennraumvolumens in der Ndhe des Zylinderrands fiir die Verbren-
nung nicht ausgenutzt, wohingegen in die mehr in Zylindermitte oberhalb des Kolbens
liegenden Bereiche, die einen geringeren Anteil des gesamten Brennraumvolumens
ausmachen, zuviel Kraftstoff eingebracht wird.

Im Vergleich zur Diise II sind die HC- und CO- Emissionen mit der Diise III geringer, da
weniger Kraftstoff in die Ndhe der Zylinderwand und in den Feuersteg gelangt, wo es
dann zum Verldschen der Flamme kommt.
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Bild 6.14: Abgasemissionen und Verbrauch fiir verschiedene 30-Lochdiisen

Diise II zeigt im Vergleich zu den anderen Diisen Vorteile bei den NOx-Emissionen,
jedoch Nachteile in Bezug auf die HC- und CO-Emissionen bei gleichem Spritzbeginn.
Bei gleichen NOy-Emissionen sind die Unterschiede in den HC- und CO-Emissionen
zwischen den Diisen gering. Die Zielkonflikte NOy — HC und NOx — CO konnten damit
nicht entschérft werden. Im Verbrauch zeigten sich allerdings Vorteile fiir die Diise II.

6.2.2  Vergleich Muldenkolben — flacher Kolben

Im Zusammenhang mit den Versuchen zur homogen-heterogenen Verbrennung, fiir die
ein Muldenkolben benétigt wurde (Kapitel 7), wurde auch der Einfluss einer Kolbenmul-
de im Vergleich zu einem flachen Kolben fiir die homogene Verbrennung untersucht.

Fiir den Kolben mit Mulde ergaben sich bei spiatem Spritzbeginn geringere Stickoxide
(Bild 6.15). Dies kann auf eine Verbesserung der Homogenisierung beim Muldenkolben
durch die Quetschstromung und auf eine bei spdtem Spritzbeginn fiir die Homogenisie-
rung giinstigere Brennraumgeometrie zuriickgefithrt werden. Hingegen waren die HC-
Emissionen beim Muldenkolben etwas hoher. Es stellt sich die Frage, inwiefern die
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hoéheren HC-Emissionen auf eine unvollstindigere Verbrennung im Bereich des Quetsch-
spaltes oder auf das beim Muldenkolben hohere Feuerstegvolumen zuriickzufiihren sind.
Der Muldenkolben wies eine groflere Feuersteghohe auf, die sich daraus ergab, dass der
Muldenkolben zwar eine groflere Kompressionshohe hatte, jedoch die Lage des oberen
Kolbenrings sich auf der selben Hohe wie beim flachen Kolben befand. Eine gleiche
Feuersteghohe wie beim flachen Kolben und damit eine Anderung der Lage des ersten
Kolbenrings konnte nicht realisiert werden, da dies eine gednderte Lage des eingegosse-
nen Ringtrigers erfordert hitte, was nur mit groBem Aufwand zu erreichen gewesen

ware.
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Bild 6.15: Abgasemissionen und Verbrauch fiir flachen Kolben und Muldenkolben

Es ist anzunehmen, dass die hoheren HC-Emissionen mit dem Muldenkolben hauptsédch-
lich aus dem groBeren Feuerstegvolumen resultieren. Diese Annahme wird durch Bild
6.16 gestiitzt, in dem der Einfluss des Feuerstegs auf die HC-Emissionen deutlich wird.
Zusatzlich sind hier die Ergebnisse eines Versuchs mit einem Kolben gleicher Muldenge-
ometrie, aber verbreitertem Feuersteg und damit groBerem Feuerstegvolumen dargestellt.
Die HC-Emissionen sind mit diesem Kolben, insbesondere bei frithem Spritzbeginn, bei
dem die Strahlausbreitung hoch ist, wodurch sich eine hohe Kraftstoffkonzentration in

Zylinderwandndhe ergibt, deutlich hoher.
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Bild 6.16: HC-Emissionen fiir verschiedene Kolben mit unterschiedlichem Feuerstegvolumen

6.2.3 Einfluss des Dralls

Beim bisher verwendeten Zylinderkopf mit serienméfBiger Kanalgeometrie ergibt sich fast
kein Drall. Die integrale Drallzahl im unteren Totpunkt (DrzUT) betrdgt hier 0,55. Diese
Drallzahl stellt das Verhéltnis der Drehzahl der als Festkorperrotation angenommenen
Luftbewegung im UT zur Motordrehzahl dar. Zur Bestimmung der Drallzahl wird hier
die Umfangsgeschwindigkeit der Drallstrémung mit einem Fliigelrad am Stromungspriif-
stand gemessen. Anschlielend erfolgt die Berechnung der Drehzahl der Festkorperrotati-
on iiber eine Aufsummierung (Integration) der jeweiligen Drehimpulse beim Einstromen
von OT bis UT (zum genauen Rechengang vgl. /130/,/131/). Fiir einen hoheren Drall
wurde ein Zylinderkopf verwendet, bei dem die Form des Einlasskanals nachtraglich
modifiziert wurde. Fiir diesen Zylinderkopf betrdgt die integrale Drallzahl 1,67. Ein
hoherer Drall konnte durch Verdnderung eines Serienzylinderkopfes nicht erzielt werden.

Der Drall verbessert durch die héhere Tangentialgeschwindigkeit der Luft die Homogeni-
sierung und fiihrt zu einer Ablenkung der Kraftstoffstrahlen /3/, wodurch die Wandanla-
gerung von Kraftstoff reduziert wird. Dadurch werden mit hdherem Drall die Ruflemissi-
onen verringert (Bild 6.17). Eine reduzierte Eindringtiefe des Kraftstoffs, verbunden mit
geringerer Wandanlagerung von Kraftstoff, erkléart auch die mit hoherem Drall niedrige-
ren HC- und CO-Emissionen. Die NO-Emissionen sind bei spidtem Spritzbeginn mit
hoherem Drall hoher. Dies kann damit erklért werden, dass durch eine Verbesserung der
Homogenisierung mit groferem Drall Gemischanteile mit stochiometrischem bzw.
geringfligig tiberstochiometrischem Luftverhiltnis vergréfert werden, wéhrend untersto-

chiometrische Gemischanteile sich verringern.

Der Kraftstoffverbrauch ist mit erhdhtem Drall bei frithem Spritzbeginn niedriger,
wiahrend er bei spitem Spritzbeginn zunimmt. Bei frithem Spritzbeginn fithren die mit
hoherem Drall niedrigeren HC- und CO-Emissionen zu einer Zunahme des Umsetzungs-
grades und damit zu einer Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs. Der bei spitem
Spritzbeginn hohere Verbrauch mit Drall ist auf hohere Wandwérmeverluste infolge
zunehmender Turbulenz und auf eine hohere Klopfintensitit, die aus dem grofleren Anteil
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stochiometrischer bzw. geringfiigig iiberstochiometrischer  Zonen (hohere NOy-

Emissionen) resultiert, zuriickzufiihren.
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Bild 6.17: Einfluss des Dralls auf die Abgasemissionen und den Verbrauch

Insgesamt ist festzuhalten, dass die untersuchten konstruktiven Varianten nur einen

geringen Einfluss auf die homogene Verbrennung haben.

6.3  Einfluss der Ladelufttemperatur

Der Einfluss der Ladelufttemperatur wurde fiir den Spritzbeginn 60° v. OT und den
Spritzbeginn 80° v. OT untersucht. Bei hoherer Ladelufttemperatur erfolgt die Ziindung
frither, da die zur Ziindung fithrende Temperatur friither erreicht wird (Bild 6.18). Im Bild
6.19 sind der Ziindbeginn und die Ziindtemperatur fiir die Cool- und die Hot-Flame-
Verbrennung in Abhidngigkeit von der Ladelufttemperatur dargestellt. Die Ziindung der
Cool- und der Hot-Flame-Verbrennung beginnt bei Steigerung der Ladelufttemperatur
von 25 auf 58° C sowohl beim Spritzbeginn 60° v. OT als auch beim Spritzbeginn 80° v.
OT um ca. 5° KW friiher. Der Ziindbeginn der Hot-Flame-Verbrennung erfolgt beim
Spritzbeginn 60° v. OT um 2°KW friiher als beim Spritzbeginn 80° v. OT, wihrend der
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Ziindbeginn der Cool-Flame-Verbrennung in beiden Fillen nahezu gleich ist. Der friihere
Ziindbeginn der Hot-Flame-Verbrennung bei spatem Spritzbeginn ist auf ein inhomoge-
neres Gemisch, das heiflt, mehr Zonen mit geringem Luftverhiltnis zuriickzufiithren. Wie
in Kapitel 6.1.2 erldutert, ist allgemein der Ziindverzug fiir die Hot-Flame-Verbrennung
bei niedrigem Luftverhiltnis kiirzer, wéhrend der Ziindverzug fiir die Cool-Flame-
Verbrennung kaum vom Luftverhéltnis abhéngig ist. Die in Bild 6.19 rechts dargestellte
Ziindtemperatur steigt mit der Ladelufttemperatur leicht an. Dies ist auf die bei hoherer
Temperatur und damit fritherer Ziindung reduzierte Zeit zuriickzufiihren, die fiir die zur
Zindung fithrenden chemischen Reaktionen zur Verfiigung steht.
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Bild 6.18: Einfluss der Ladelufttemperatur auf Druckverlauf, mittlere Gastemperatur und
Wirmefreisetzung
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Bild 6.20: Einfluss der Ladelufttemperatur auf die Abgasemissionen und den Verbrauch

Bild 6.20 zeigt, dass die NOx-Emissionen bei Erhéhung der Ladelufttemperatur stark
zunehmen. Die NOy-Emissionen steigen, ausgehend von sehr niedrigem Niveau, bei
Spritzbeginn 60 und 80° v. OT um ungefdhr das Achtfache. Die maximale mittlere
Gastemperatur bei Spritzbeginn 60° v. OT hat sich mit der Steigerung der Ladelufttempe-
ratur von 25 auf 58°C um 165°C erhoht und liegt bei der Ladelufttemperatur 58°C bei



63

1417°C. Die NOx-Emissionen sind damit auf ein nicht vollstindig homogenes Gemisch,

das heiB3t, lokal hohere Spitzentemperaturen zuriickzufithren, da bei einer maximalen

mittleren Gastemperatur von 1417°C mit keiner nennenswerten thermischen NO-Bildung

zu rechnen ist. Den Einfluss der Homogenitét macht auch der Unterschied in den NOy-

Emissionen zwischen Spritzbeginn 60 und 80° v. OT deutlich. Der Anstieg lokaler

Spitzentemperaturen mit steigender Ladelufttemperatur hat folgende Griinde:

- Ein hoheres mittleres Temperaturniveau bedeutet bei gleicher Homogenisierung, dass
auch lokale Spitzentemperaturen héher sind.

- Zusitzlich verschlechtert sich die Homogenisierung wegen der fritheren Ziindung und
der damit verringerten Zeit fiir die Gemischbildung.

- Die frithere Ziindung mit anschlieBender Kompression des verbrannten Gases erhoht,

dhnlich wie ein frither Spritzbeginn bei konventioneller Dieselverbrennung, die Tempe-
ratur im verbrannten Gas.

Die CO-Emissionen reduzieren sich beim frithen Spritzbeginn 80° v. OT um das Sechs-
fache, was die starke Abhidngigkeit der CO-Emissionen von der Temperatur bei der
homogenen Verbrennung verdeutlicht. Beim spédten Spritzbeginn 60° v. OT sind magere
Bereiche, in denen die Warmefreisetzung fiir eine vollstindige Verbrennung zu gering
ist, weniger stark ausgeprigt. Die Reduktion der CO-Emissionen mit steigender Lade-
lufttemperatur ist bei diesem Spritzbeginn damit geringer. Auch die HC-Emissionen
werden durch das hohere Temperaturniveau reduziert, jedoch ist die Abhédngigkeit von
der Temperatur weitaus geringer.
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Bild 6.21: Einfluss der Ladelufttemperatur auf Druckanstieg, Klopfamplitude und Brenndauer
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Mit steigender Ladelufttemperatur nehmen Druckanstieg und Klopfamplitude zu und die
Brenndauer nimmt ab (Bild 6.21). Dies ist auf eine Verschlechterung der Homogenisie-
rung durch den fritheren Ziindbeginn und auf die héheren Temperaturen zuriickzufiihren.

Der Kraftstoffverbrauch erhoht sich beim Spritzbeginn 60° v. OT mit der Ladelufttempe-
ratur aufgrund einer thermodynamisch ungiinstigen Verlagerung des Schwerpunkts nach
frith und aufgrund zunehmender Wandwirmeverluste bei héherem Temperaturniveau,
fritherer Ziindung und hoherer Klopfintensitdat. Beim Spritzbeginn 80° v. OT zeigt sich
bis zu einer Ladelufttemperatur von 40°C eine Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs,
die auf eine Verbesserung des Umsetzungsgrads (niedrigere CO-Emissionen) zuriickzu-
fiihren ist.

Die Versuche wurden fiir einen konstanten Ladedruck durchgefiihrt, so dass das globale
Luftverhéltnis von A = 3,5 bei der Ladelufttemperatur 25°C auf A = 3,15 bei der Lade-
lufttemperatur 58°C abgenommen hat. Zum Vergleich wurde eine Ladelufttemperatur-
steigerung mit konstantem Luftverhidltnis und damit steigendem Ladedruck durchgefiihrt.
Dabei ergaben sich keine signifikanten Unterschiede zum Versuch mit konstantem
Ladedruck.

6.4 Einfluss der Abgasriickfithrung

Seit ldngerem ist bekannt, dass ein hoher Druckanstieg bei geringer Last oder im Leerlauf
bei konventioneller dieselmotorischer Verbrennung durch Abgasriickfiihrung reduziert
werden kann /106/-/108/. Ursache fiir den hohen Druckanstieg ist hierbei ein erhohter
Anteil an vorgemischter Verbrennung aufgrund eines wegen geringer Gastemperatur
verlangerten Ziindverzugs. Die schlagartige Verbrennung eines groferen vorgemischten
Anteils fiihrt dabei auch zu Druckschwingungen. Fiir dieses Phdnomen wird oft der
Ausdruck Dieselklopfen verwendet. Die Wirkung der Abgasriickfiihrung beruht dabei
nicht auf einer Verkiirzung des Ziindverzugs durch riickgefiihrtes heies Abgas. Durch
die gednderte Zusammensetzung des Gases im Brennraum war der Ziindverzug mit
Abgasriickfithrung ndmlich hoher /106/-/108/. Wesentlich fiir die Reduktion des Druck-
anstiegs scheint hier die Sauerstoffkonzentration zu sein, da die Zugabe von N, mit
entsprechender Verringerung der Sauerstoffkonzentration sich dhnlich auf das Diesel-
klopfen auswirkte wie die Abgasriickfiihrung /107/, /108/.

Weiterhin wurde durch Versuche von Christensen und Johansson /32/ fiir duflere
Gemischbildung mit den Kraftstoffen Isooktan, Ethanol und Erdgas festgestellt, dass mit
Abgasriickfithrung (bis 58%) die homogene kompressionsgeziindete Verbrennung
verlangsamt wird.

Dies gibt Anlass, den Einfluss von Abgasriickfiihrung auf die homogene Verbrennung
von Dieselkraftstoff bei innerer Gemischbildung zu untersuchen.
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Bild 6.22 zeigt die Druckverldufe, Bild 6.23 stellt Druckanstieg, Klopfamplitude,
Brenndauer und 50%-Umsatzpunkt bei Variation der Abgasriickfiihrungsrate (AGR-Rate)
dar. Das riickgefiihrte Abgas wurde gekiihlt, so dass sich fiir jede AGR-Rate eine
konstante Temperatur im Saugrohr (nach Vermischung von Frischluft und riickgefiihrtem
Abgas) von 32°C ergab. Dabei wird ein Teil des im Abgas enthaltenen Wasserdampfs
durch Kondensation abgeschieden. Bis 20% AGR werden die Druckverldufe kaum von
der AGR-Rate beeinflusst. Mit steigender AGR-Rate wird der Einfluss der Abgasriick-
fiihrung zunehmend grofBer. Druckanstieg und Klopfamplitude werden durch hohe
Abgasriickfithrung reduziert, die Brenndauer wird verldngert.
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Bild 6.22: Einfluss der Abgasriickfiihrung auf den Druckverlauf und die Wirmefreisetzung
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Bild 6.23: FEinfluss der Abgasriickfiihrung auf Druckanstieg, Klopfamplitude, Brenndauer und
50%-Umsatzpunkt

Im Folgenden soll die Anderung des Ziindbeginns mit Abgasriickfiihrung niher betrach-
tet werden. Als Ursache flir die Verzogerung des Ziindbeginns mit Abgasriickfiihrung
kommt sowohl eine Reduktion der Kompressionstemperatur durch einen niedrigeren
Isentropenexponenten aufgrund des hoheren CO,- und Wassergehalts in Betracht als auch
eine Verlangsamung zur Ziindung fiihrender chemischer Reaktionen durch den niedrige-
ren Sauerstoffgehalt. Die Gastemperatur wird hier mit Hilfe eines aus dem Druckverlauf
ermittelten Polytropenexponenten berechnet (Anhang A2). Zwischen 0 und 60% AGR
verringert sich die Gastemperatur bei der Kolbenstellung 22° v. OT, bei der ohne
Abgasriickfithrung die Cool-Flame-Ziindung erfolgt, um 30 K. Dies ist auf einen mit
Abgasriickfiihrung geringeren Polytropenexponenten zuriickzufiihren, der ohne Abgas-
riickfithrung zwischen 140° v. OT und 22° v. OT 1,327 und mit 60% AGR 1,310 betrigt.
Eine Anderung der Ziindtemperatur fiir die Cool-Flame-Verbrennung, die auf einer
Verlangsamung zur Ziindung fithrender chemischer Reaktionen zurlickzufiihren sein
miisste, konnte nicht festgestellt werden. Dies bedeutet, dass die Verzogerung der Cool-
Flame-Ziindung einer Verringerung der Kompressionstemperatur durch einen geringeren
Isentropenexponenten zuzuschreiben ist. Aufgrund der Wirmefreisetzung durch die
Cool-Flames ist eine genaue Berechnung der Ziindtemperatur fiir die Hot-Flames mit der
Polytropengleichung nicht mehr méglich. Die Verzogerung der Hot-Flame-Verbrennung
durch Abgasriickfiihrung wird jedoch zumindest teilweise durch einen geringeren
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Isentropenexponenten sowie auch durch eine geringere Wairmefreisetzung durch die
Cool-Flame-Verbrennung (Bild 6.22), vgl. Kapitel 4.1, verursacht.

Eine getrennte Bewertung der EinflussgroBen Sauerstoffkonzentration und Isentropen-
exponent ist fiir die Umsatzrate nicht mehr moglich. Zum einen fiihrt ein hdherer
Isentropenexponent mit Abgasriickfiihrung zu einer Temperaturreduktion, wodurch sich
die Umsatzrate verringert (die Geschwindigkeit von Elementarreaktionen hdngt geméif
dem Arrheniusansatz exponentiell von der Temperatur ab). Zum anderen vermindert eine
geringere Sauerstoffkonzentration die Wahrscheinlichkeit des Zusammensto3ens von
Reaktionspartnern mit Sauerstoffmolekiilen und fiihrt daher zur Abnahme der Geschwin-
digkeit einzelner Elementarreaktionen. In Bild 6.24 ist die molare Sauerstoffkonzentrati-
on vor Einlass, berechnet mit Gleichung (A.9) aus der im Abgas gemessenen Sauerstoff-
konzentration, dargestellt. Sie dndert sich nichtlinear mit der AGR-Rate. Die geringere
Anderung der Sauerstoffkonzentration bei niedriger AGR-Rate ist darauf zuriickzufiihren,
dass das riickgefiihrte Abgas bei hohem Luftiiberschuss noch viel Sauerstoff enthilt. Der
im riickgefiihrten Abgas enthaltene Sauerstoff wird durch das Sauerstoffverhéltnis Ao»
beriicksichtigt (Gleichung (A.14)), welches das Verhéltnis von im Gemisch aus Frischluft
und riickgefiihrtem Abgas vorhandener Sauerstoffmenge zu der fiir eine stochiometrische
Verbrennung bendtigten Sauerstoffmenge beschreibt. Zum Vergleich ist in Bild 6.24
auch das aus der Frischluft und dem zugefiihrten Kraftstoff berechnete Luftverhéltnis A =
myp/(mp L) dargestellt.
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Bild 6.24: Sauerstoffkonzentration vor Einlass, Luft- und Sauerstoffverhdlinis bei Variation der
AGR-Rate

Des Weiteren kann auch eine verbesserte Homogenisierung aufgrund der spiteren
Ziindung und intensiverer Quetschstromung vor OT zu einer Verringerung der Umsatz-
rate beitragen. Die spidtere Ziindung flihrt weiter auch zu einer Reduktion der Spitzen-
temperatur.

Bei entsprechend inhomogener Gemischbildung trigt folgender Mechanismus ebenfalls
zu einer Verlangsamung der Verbrennung mit Abgasriickfilhrung bei: Eine schlechte
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Homogenisierung mit nahstochiometrischen Zonen fiihrt zu einer schlagartigen Verbren-
nung in diesen Zonen. Der negative Einfluss einer schlechten Homogenisierung wird
verringert, wenn in Zonen, die ohne AGR ein stochiometrisches oder iiberstochiometri-
sches Luftverhiltnis aufweisen wiirden, das Luftverhiltnis durch die AGR auf unter cins
sinkt. In diesen Zonen wird dann die Wérmefreisetzung aufgrund unvollstdndiger
Verbrennung reduziert und der un- bzw. teilverbrannte Kraftstoff wird erst nach weiterer
Zumischung unverbrannter Luft umgesetzt.

Durch die geringere Verbrennungstemperatur mit Abgasriickfiihrung verringert sich auch
die NO-Bildung. Bei der konventionellen Dieselverbrennung ist der wichtigste Effekt der
Abgasriickriihrung auf die Stickoxidbildung die Absenkung lokaler Spitzentemperaturen
durch Verringerung der Flammentemperatur im Bereich des stochiometrischen Luftver-
héltnisses /3/. Bei konventioneller Verbrennung lauft die Verbrennung im Bereich des
stochiometrischen Luftverhéltnisses ab. Verdiinnung durch riickgefiihrtes Abgas fiihrt zu
einer Reduktion der lokalen Verbrennungstemperatur, da das inerte Abgas in den
Bereichen, in denen die Verbrennung erfolgt, mit aufgeheizt werden muss. Bei hinrei-
chender Homogenitit tritt dieser Effekt bei der homogenen Verbrennung nicht auf und ist
nur bei entsprechend inhomogener Gemischbildung (lokales Luftverhdltnis mit AGR
unter eins) von Bedeutung. Im ersten Fall bewirkt die Abgasriickfiihrung eine Tempera-
turreduktion dann nur durch die hohere spezifische Wéarmekapazitit und indirekt durch
die verzogerte Ziindung und die langsamere Verbrennung.

In Bild 6.25 ist die Anderung der Abgasemissionen und des Kraftstoffverbrauchs durch
Abgasriickfiihrung dargestellt. Der Kraftstoffverbrauch verbessert sich mit Abgasriick-
fiihrung wegen einer giinstigeren Schwerpunktslage. Auch bei hoher AGR-Rate erfolgt
aufgrund des hinreichend homogenen Gemisches kein Anstieg der RuBlemissionen. Die
auch ohne AGR sehr geringen NOx-Emissionen werden weiter reduziert.

Bei der Bewertung der CO- und HC-Emissionen ist zu beachten, dass das im riickge-
fithrten Abgas enthaltene CO und HC wieder oxidiert werden kann und auerdem die bei
der Kiihlung des riickgefiihrten Abgases in diesem enthaltenen Kohlenwasserstoffe
zumindest teilweise kondensieren und abgeschieden werden.

Der Anteil des riickgefiihrten Abgases am Gesamtabgas sei

m
AGR =———F |
m, +mp+m, (6.24)

wobei der Unterschied zur Definition der AGR-Rate AGR = mg /(mp + mg) entsprechend
dem geringen Kraftstoffanteil gering ist:

1

AGR' =17 (1-4GR (2 L,) (6.25)
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Bild 6.25: Einfluss der Abgasriickfiihrung auf die Abgasemissionen und den Verbrauch

Fiir den Grenzfall des vollstdndigen Abbaus der riickgefiihrten Schadstoffe, sei es durch
Verbrennung oder durch Abscheidung, wird die den Motor nach dem AGR-System
verlassende Schadstoffmasse wie der Abgasmassenstrom multiplikativ mit dem Faktor
(1 — AGR’) reduziert. Fiir den Fall, dass durch ein nochmaliges Durchlaufen des
Verbrennungsprozesses die Schadstoffkomponenten nicht abgebaut werden oder keine
Abscheidung stattfindet (gilt fiir NOy), dndert sich die den Motor verlassende Masse
dieser Komponente durch Riickfiihrung nicht. Diese Uberlegung beriicksichtigt natiirlich
nicht die Anderung der Schadstoffentstehung durch AGR.

Hieraus ergibt sich fiir die HC- und CO-Emissionen aus Bild 6.25 folgende Uberlegung:
Die HC- und CO-Emissionen in g/kWh und wegen der relativ geringen Leistungsénde-
rung ungefdhr auch die Masse an HC und CO é&ndern sich bis ca. 50% AGR nur wenig.
Nimmt man an, dass riickgefiihrtes HC und CO vollstindig abgebaut werden, bedeutet
dies, dass sich das entstandene HC und CO beispielsweise bei 50% AGR ungefihr
verdoppelt hat.
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6.5 Einfluss der Cetanzahl des Kraftstoffs

Die bisher durchgefiihrten Untersuchungen haben gezeigt, dass bei hinreichend homoge-
ner Gemischbildung (bei Spritzbeginn 60° v. OT) der Ziindbeginn der Hot-Flame-
Verbrennung bei einem im Vergleich zum Serienstand deutlich abgesenkten Verdich-
tungsverhéltnis von € = 14 und einer sehr geringen Ladelufttemperatur von 25°C bei 12°
v. OT liegt. Aufgrund der kurzen Brenndauer lduft, abgesehen von einer langsamen
Nachbrennphase, die Verbrennung damit vor dem oberen Totpunkt ab. Eine deutliche
Verschiebung des Ziindbeginns und der Schwerpunktslage war nur durch eine hohe
Abgasriickfiihrrate von 60% mdglich. Neben einem Anstieg des Brennraumdrucks und in
geringerem Mafe auch der Gastemperatur fiihrt eine Schwerpunktslage vor dem oberen
Totpunkt zu einer Verschlechterung des Kraftstoffverbrauchs /9/. Fiir einen idealen
Gleichraumprozess ohne Wandwérme und ohne Beriicksichtung der Temperaturabhén-
gigkeit der spezifischen Warmekapazitit gilt, dass eine Gleichraumverbrennung x °KW
vor OT den gleichen Wirkungsgrad ergibt wie eine Gleichraumverbrennung x °KW nach
OT. Bei einem realen Prozess fiihrt eine zu frithe Schwerpunktslage jedoch aufgrund
hoher Brennraumdriicke und Temperaturen zu hohen Wandwérmeverlusten, so dass die
verbrauchsoptimale Schwerpunktslage einige Grad nach OT liegt /109/, /9/. Deshalb
wurde untersucht, inwiefern eine Absenkung der Cetanzahl zu einer spéteren Ziindung
fithrt und ob dadurch der Kraftstoffverbrauch verbessert werden kann.

Es wurden drei speziell gemischte Dieselkraftstoffe mit den Cetanzahlen 50, 40 und 30
untersucht. Die Zusammensetzung der Kraftstoffe wurde dabei so gewihlt, dass diese
auller in der Cetanzahl moglichst geringe Unterschiede ihrer Eigenschaften aufweisen
sollten, was allerdings aufgrund gegenseitiger Abhédngigkeiten der verschiedenen
physikalischen Eigenschaften nur eingeschriankt moglich war. AuBler in der Cetanzahl
unterscheiden sich die Kraftstoffe hauptsidchlich im Siedeverhalten und im Gehalt an
Monoaromaten (Tabelle 6.1, Bild 6.26). Die untersuchten Kraftstoffe unterscheiden sich
auch geringfiigig in Dichte und Heizwert. Fiir die Versuche wurde die Einspritzmenge
daher so eingestellt, dass jeweils eine konstante Energiemenge von 2170 J/Asp. zugefiihrt
wurde. Um den Verbrauch mit Kraftstoffen verschiedener Heizwerte in g/kWh verglei-
chen zu konnen, wurde durch Multiplikation des fiir den jeweiligen Kraftstoff (Heizwert
Hu’) gemessenen Verbrauchs in g/kWh mit dem Faktor Hu’/Hu der Kraftstoffverbrauch
auf den Verbrauch mit konventionellem Dieselkraftstoff (Heizwert Hu) umgerechnet.
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Cetanzahl | Cetanzahl | Cetanzahl | Standard-
30 40 50 kraftstoff
Dichte [kg/m?] 852,0 848,0 847,0 839,1
Siedebeginn [°C] 180,4 177,0 183,4 178,0
50 % verdampft [°C] 201,2 2174 258,1 270,0
Siedeende [°C] 320,0 374.,5 380,6 367,0
Cetanzahl [-] 28,8 37,6 50,0 51,9
Oberflachenspannung [mN/m] 28,5 28,7 28,4 28,3
Gehalt an Monoaromaten [% Vol] 54,3 40,6 28,8 23,1
Gehalt an Polyaromaten [% Vol] 2,7 2,3 3,1 0,9
H/C-Verhiltnis [-] 1.781 1.734 1.797 1.829
Schwefelgehalt [% Masse] 0,029 0,029 0,028 0,042
Lst [-] 14,47 14,40 14,49 14,54
unterer Heizwert [kJ/kg] 42174 42484 42757 43100

Tabelle 6.1: Eigenschaften der verwendeten Krafistoffe

—A— Cetanzahl 30
—©— Cetanzahl 40
E —%— Cetanzahl 50
380 —&— Standardkraftstoff

Temperatur [°C]

100+——F—— 17— —
0 20 40 60 80 100
verdampfter Anteil [%]

Bild 6.26: Siedelinien fiir die verwendeten Kraftstoffe

Bild 6.27 und Bild 6.28 zeigen den Einfluss der Cetanzahl auf den Ziindbeginn. Die
Verzogerung der Ziindung der Cool-Flame-Verbrennung durch Reduktion der Cetanzahl
von 50 auf 30 betrdgt durchschnittlich 2 °KW, die Verzogerung der Hot-Flame-
Verbrennung durchschnittlich 4,5 °KW. Entsprechend der Verzégerung der Ziindung der
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Cool-Flame-Verbrennung ist die Ziindtemperatur fiir die Cool-Flame-Verbrennung bei
der Cetanzahl 30 gegeniiber der Cetanzahl 50 um durchschnittlich 20 °C reduziert. Die
Bestimmung der Ziindtemperatur der Hot-Flame-Verbrennung gestaltete sich schwierig,
da schon nach der Cool-Flame-Verbrennung Schwingungen im Druckverlauf und damit
im Verlauf der mittleren Gastemperatur und im Heizverlauf auftraten. Dies erkldrt die
nicht ganz plausiblen Verldufe fiir die Ziindtemperatur der Hot-Flame-Verbrennung. Der
verzogerte Ziindbeginn der Hot-Flame-Verbrennung bei niedriger Cetanzahl wird
zumindest zum Teil durch eine geringere Warmefreisetzung der Cool-Flames verursacht
(Bild 6.28), so dass die Ziindtemperatur fiir die Hot-Flame-Verbrennung erst bei fortge-
schrittener Kompression erreicht wird. Wie in Kapitel 4.1 dargestellt, fiihrt eine geringere
Wirmefreisetzung bei der Cool-Flame-Verbrennung durch den geringeren Temperaturan-
stieg zu einer Verzdgerung der Hot-Flame-Ziindung. Ziindunwillige Kraftstoffe, die eine
geringere Wiarmefreisetzung in der Cool-Flame-Phase aufweisen, verzogern damit den
Ziindbeginn der Hot-Flame-Verbrennung.

Druck [bar]

500__ ------ Cetanzahl 30
—6— Cetanzahl 40
—— Cetanzahl 50
—— Standardkraftstoff

Heizverlauf [J/°KW]

Heizwarme [J]

-
o O
o O
T.7

——————
-40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40

[°KW] n = 1420 1/min e=14
VE =60 mm®Asp. (1 =3,5)
SB=60°v. OT pRail = 900 bar
p2S = 1160 mbar t2S = 25°C
Muldenkolben, Dise |, DrzUT = 1,67

Bild 6.27: Einfluss der Cetanzahl auf den Druckverlauf und die Wirmefreisetzung
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Bild 6.28: Einfluss der Cetanzahl auf Ziindbeginn, Ziindtemperatur und Energieanteil der Cool-
Flames
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Bild 6.29: Einfluss der Cetanzahl auf die Abgasemissionen und den Verbrauch
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Bild 6.29 zeigt die Abgasemissionen” bei Variation des Spritzbeginns fiir die einzelnen
Kraftstoffe. Fiir den Kraftstoff mit der Cetanzahl 30 ergab sich eine Reduktion der
Stickoxide. Die verringerten Stickoxidemissionen sind auf lokal abgesenkte Gastempe-
raturen zuriickzufithren, wofiir verschiedene mogliche Ursachen zu nennen sind. Zum
einen steht durch die verzogerte Ziindung ein ldngerer Zeitraum fiir die homogene
Gemischbildung zur Verfiigung, die durch die im Bereich 10° v. OT starke Quetschstro-
mung unterstiitzt wird. Weiter fiihrt eine Verzogerung der Ziindung der Hauptverbren-
nung, dhnlich wie eine Spritzbeginnverstellung bei konventioneller Dieselverbrennung,
zu einer Absenkung der Spitzentemperatur. Zum anderen ist auch bei reduzierter
Zindwilligkeit die Verbrennung unvollstindiger. Dies trdgt ebenfalls zu einer Tempera-
turreduktion bei. SchlieBlich siedet der Kraftstoff mit der Cetanzahl 30 bei niedrigerer
Temperatur (Bild 6.26), wodurch die Homogenisierung verbessert wird.

Der Vergleich der HC- und CO-Emissionen bei den verschiedenen Kraftstoffen zeigt,
dass diese Emissionen mit sinkender Cetanzahl zunehmen. Dies ldsst sich auf lokal
niedrigere Gastemperaturen, die die Ursache fiir reduzierte NO-Bildung sind, zuriickfiih-
ren. Vermutlich sind auch Bereiche, die fiir eine Selbstziindung zu mager sind, bei
verminderter Ziindwilligkeit vergrofert, was zu einem Anstieg unverbrannter Kohlen-
wasserstoffe fithrt. Die geringe Ziindwilligkeit von Dieselkraftstoff mit der Cetanzahl 30
fiihrt auBerdem dazu, dass bei frithem Spritzbeginn, was lokal zu magereren Zonen fiihrt,
keine Ziindung mehr erfolgt.

Zur Beurteilung der Anderung des Kraftstoffverbrauchs in Abhiingigkeit von der
Cetanzahl sind hier der Verbrennungsschwerpunkt und der Umsetzungsgrad von Interes-
se. Wie Bild 6.30 zeigt, wird einerseits der bei hoher Cetanzahl deutlich vor dem oberen
Totpunkt liegende Verbrennungsschwerpunkt durch die Reduktion der Cetanzahl
wirkungsgradgiinstig in Richtung OT verschoben, andererseits sinkt der Umsetzungsgrad
mit der Cetanzahl. Insgesamt konnte daher durch Absenkung der Cetanzahl keine
signifikante  Verbesserung im Kraftstoffverbrauch erzielt werden (Vergleich
Verbrauchsminimum fiir Standardkraftstoff bei Spritzbeginn 60° v. OT und fiir Kraftstoff
mit der Cetanzahl 30 bei Spritzbeginn 50° v. OT).

Der gefundene Zusammenhang zwischen der Ziindwilligkeit des Kraftstoffs und der
Vollstandigkeit der Verbrennung bei homogener Kompressionsziindung wird auch durch
die Ergebnisse von Yanagihara et al. /46/ bestétigt. Von Yanagihara et al. /46/ wurde
festgestellt, dass die CO- und insbesondere die HC-Emissionen bei direkter Einspritzung
mit einer Kegelstrahldiise bei einem Kraftstoff mit hoher Cetanzahl 91 im Vergleich zu
einem konventionellen Dieselkraftstoff insbesondere bei frilhem Spritzbeginn reduziert

* Abweichungen zu in anderen Kapiteln dargestellten Werten, insbesondere bei den Stickoxiden, erkliren
sich daraus, dass hier eine andere 30-Lochdiise der Variante I verwendet wurde.
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werden. Dadurch wurde ein Anstieg des Kraftstoffverbrauchs bei frilhem Spritzbeginn
vermieden.
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Bild 6.30: Einfluss der Cetanzahl auf 50%-Umsatzpunkt, Umsetzungsgrad und Verbrauch
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Bild 6.31: Einfluss der Cetanzahl auf Druckanstieg, Klopfamplitude und Brenndauer

Aus den in Bild 6.31 dargestellten Ergebnissen ist zu entnehmen, dass mit sinkender
Cetanzahl Druckanstieg und Klopfamplitude abnehmen. Ursache hierfiir sind die
Faktoren, die auch fiir die Abnahme der NOy-Emissionen mit sinkender Cetanzahl als
ursidchlich angesehen werden: Unvollstindige Verbrennung, Verbesserung der Homoge-
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nisierung durch besseres Siedeverhalten und spdtere Ziindung. Damit scheint der
Kraftstoff mit der Cetanzahl 30 fiir eine Steigerung der Last gegeniiber den ziindwillige-
ren Kraftstoffen besser geeignet zu sein.

Zusammenfassend ist festzuhalten, dass zwar durch Absenkung der Cetanzahl der
Zindbeginn verzogert wird (4,5° KW fiir die Hot-Flames bei Reduktion der Cetanzahl
von 50 auf 30); aufgrund eines bei niedriger Cetanzahl geringeren Umsetzungsgrads
konnte der minimale Kraftstoffverbrauch jedoch nicht signifikant verbessert werden. Es
ist zu vermuten, dass Kraftstoff niedriger Cetanzahl fiir hohere Lasten wegen dann
vollstdndigerer Verbrennung bei verzogerter Ziindung von Vorteil ist. Hierzu wéren noch
weitere Untersuchungen sinnvoll.

6.6 Laststeigerung durch Aufladung und Abgasriickfithrung

Die Lastbegrenzung durch schlagartige Verbrennung stellt eines der grofiten Probleme
der homogenen Kompressionsziindung dar. Es wurde daher untersucht, inwiefern durch
Anhebung des Luftverhéltnisses die Geschwindigkeit der Kraftstoffumsetzung reduziert
und damit die Last gesteigert werden kann. Dabei wurde fiir verschiedene Einspritzmen-
gen der Ladedruck und damit das Luftverhiltnis in einem weiten Bereich variiert. Um die
Abhéangigkeiten prinzipiell darzustellen, war es notwendig, auch sehr hohe Ladedriicke
einzustellen, die mit einem Turbolader bei den untersuchten geringen Einspritzmengen
wegen der geringen Abgastemperatur nicht zu erreichen sind.

Wie bereits in Kapitel 6.1.1 dargestellt, fiihrt eine zu hohe Gasdichte bei der Einspritzung
zu einer ungeniigenden Strahlausbreitung und damit zu einer ungiinstigen Homogenisie-
rung. Um eine Verschlechterung der Homogenisierung bei hohem Ladedruck, das heif3t
hoher Gasdichte, zu vermeiden, wurde daher der Spitzbeginn bei Steigerung des Lade-
drucks nach friih verstellt. Der Spritzbeginn wurde jeweils so eingestellt, dass die
Gasdichte im Brennraum bei der Kurbelwinkelstellung (@spritzbeginn T @spritzende)/2 flir jeden
Ladedruck konstant blieb und der Gasdichte bei dieser Kurbelwinkelstellung fiir den
Basisfall Spritzbeginn 60° v. OT mit Ladedruck 1160 mbar und Einspritzmenge 60
mm3/Asp. entsprach.

In Bild 6.32 sind Druckanstieg, Brenndauer, Klopfamplitude, indizierter Mitteldruck und
Ladedruck fiir verschiedene Einspritzmengen iiber dem Luftverhéltnis dargestellt. Die
Schadstoffemissionen zeigt Bild 6.33. Diese wurden in g/kg Kraftstoff aufgetragen, um
im Gegensatz zur Darstellung in g/kWh eine von der Leistung und damit vom Wirkungs-
grad unabhidngige Darstellung zu erhalten, da sich der Wirkungsgrad mit steigendem
Luftverhéltnis wegen unvollstindiger Verbrennung stark verschlechtert.

Mit steigendem Luftverhidltnis nimmt die Brenndauer zu, das heifit, die Verbrennung
verlangsamt sich. Druckanstieg und Klopfamplitude nehmen, ausgehend von niedrigem
Luftverhéltnis, fiir die hoheren Einspritzmengen in Bild 6.32 zunéchst stirker, mit
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steigendem Luftverhiltnis jedoch immer weniger ab. Bei der niedrigsten dargestellten
Einspritzmenge von 50mm?3/Asp. dndern sich Druckanstieg und Klopfamplitude mit
steigendem Luftverhiltnis kaum.
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Bild 6.32: Einfluss des Luftverhdltnisses auf Druckanstieg, Klopfamplitude und Brenndauer fiir
verschiedene Einspritzmengen

Vergleicht man in Bild 6.32 verschiedene Einspritzmengen fiir gleiches Luftverhiltnis,
sieht man, dass mit steigender Einspritzmenge, das heilit, mit steigender Last, Druckan-
stieg und Klopfamplitude trotz konstantem Luftverhiltnis zunehmen. Die Brenndauer ist
dagegen bei konstantem Luftverhdltnis weitgehend unabhédngig von der Last. Der hohere
Druckanstieg erklart sich unter anderem damit, dass im gleichen Zeitraum (konstante
Brenndauer) eine groflere Wiarmemenge freigesetzt wird. Im Folgenden wird eine
Gleichung hergeleitet, die diesen Sachverhalt verdeutlicht:

Fiir das geschlossene System des Brennraums lautet der erste Hauptsatz bei konstanter
Masse und ohne Berilicksichtigung der unterschiedlichen Stoffwerte des Luft-
Kraftstoffgemisches und des Abgases:
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dUu dT dvdQ, dQ,

_=mcv—=—p—+——— (626)
do do dp dp  dp
Durch Einsetzen der Gleichung fiir das ideale Gas

ar _dp 4V

T » e (6.27)
folgt nach Umformung fiir den Druckanstieg:

dp 1 R { dQ c, dvV  dQ

—=—— —B—(H—]p———w (6.28)
dp V c, do R do do

Dabei bezeichnet der erste Term die durch Verbrennung zugefiihrte Warme, wihrend der
zweite Term die Druckidnderung durch Kompression oder Expansion und der dritte Term
den Einfluss der Wandwidrme wiedergibt. Damit folgt fiir den Druckanstieg durch

Verbrennung:

[dpj 1 R dQ,
— = » 6.29
d(ﬂ Verbrennung V cV d(ﬂ ( )

das heif3t, der Druckanstieg durch Verbrennung ist proportional zum Brennverlauf.

Wird nun im gleichen Zeitraum (konstante Brenndauer) eine groflere Wiarmemenge
freigesetzt, erhoht sich dQg/de, und der Druckanstieg durch Verbrennung nimmt zu. Des
Weiteren trdgt zum hoheren Druckanstieg mit groBerer Einspritzmenge aber konstantem
Luftverhéltnis nach Gleichung (6.28) auch ein héherer Druckanstieg durch Kompression
bei, da das Druckniveau hoher ist.

Wie bereits erwihnt, nimmt bei der geringen Einspritzmenge 50 mm?/Asp. der Druckan-
stieg trotz steigender Brenndauer nicht ab. Gleiches gilt fiir die Einspritzmenge 60
mm?/Asp. bei A > 4,5. Das erklart sich damit, dass mit steigendem Luftverhéltnis zwar
einerseits der Druckanstieg durch Verbrennung aufgrund liangerer Brenndauer abnimmit,
andererseits der Druckanstieg durch Kompression wegen des hoheren Zylinderdrucks
zunimmt (Gleichung (6.28)). Dies fiihrt dann insgesamt zu einem iiber dem Luftverhélt-
nis anniihernd konstanten Druckanstieg. Ahnlich wie der Druckanstieg verhilt sich nach
Bild 6.32 auch die Klopfamplitude.
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Bild 6.33: Einfluss des Luftverhdltnisses auf die Abgasemissionen fiir verschiedene Einspritzmen-
gen

Zur Zunahme des Druckanstiegs und der Klopfamplitude mit steigender Einspritzmenge,
aber konstantem Luftverhéltnis, kann auch eine verschlechterte Homogenisierung
beitragen. Darauf deuten die mit hoherer Einspritzmenge hoheren NOy-Emissionen bei
3,5 <A <5 hin (Bild 6.33). Fiir geringeres Luftverhdltnis (A = 3) erfolgt ein starker
Anstieg der Stickoxidemissionen, der auf eine unzureichende Homogenisierung zuriick-
zufiihren ist. Global liegt das Luftverhdltnis hier noch so hoch, dass die hohen NOj-
Emissionen von 10 — 13 g/kg Kr entsprechend 2,5 — 3,3 g/kWh nur auf lokale Bereiche
mit geringerem Luftverhiltnis zurlickgefiihrt werden konnen. Dies fiihrt zu der starken
Zunahme des Druckanstiegs und der Klopfamplitude fiir die Einspritzmengen 60 und 70
mm?/Asp. bei A = 3.

Anzumerken ist noch, dass mit steigendem Luftverhéltnis die mittlere Gastemperatur und
die Abgastemperatur abnehmen, da eine hohere Gasmasse aufgeheizt werden muss.
Daraus ergibt sich ein starker Anstieg der HC- und CO-Emissionen mit dem Luftverhélt-
nis (Bild 6.33) und damit eine Reduktion des Umsetzungsgrads und ein Anstieg des
Kraftstoffverbrauchs (Bild 6.34). Die unvollstindige Verbrennung mit hohem Luftver-
héltnis trdgt auch zur langsameren Umsetzung mit steigendem Luftverhiltnis bei.
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Bild 6.34: Einfluss des Luftverhdltnisses auf den Umsetzungsgrad und den Kraftstoffverbrauch
fiir verschiedene Einspritzmengen

Neben der HaupteinflussgroBe Temperatur hidngt der Ziindverzug homogener Luft-
Kraftstoffgemische allgemein auch vom Luftverhéltnis und vom Druck ab. Daher wurde
der Ziindbeginn in Abhédngigkeit vom Luftverhéltnis mit dem Ladedruck als Parameter
aufgetragen (Bild 6.35). Druckverldufe fiir konstantes Luftverhidltnis sind in Bild 6.36
und fiir konstanten Ladedruck in Bild 6.37 beispielhaft dargestellt.

Bild 6.35 zeigt, dass der Beginn der Hot-Flame-Verbrennung mit steigendem Luftver-
hiltnis verzégert wird. Der Beginn der Cool-Flame-Verbrennung verzogert sich nur
wenig mit zunehmendem Luftverhédltnis. In Bild 6.35 ist das globale Luftverhéltnis
dargestellt. Bestimmend fiir die Ziindung ist jedoch das lokal im Brennraum vorliegende
Luftverhéltnis. Es ist davon auszugehen, dass bei Abnahme des globalen Luftverhéltnis-
ses durch die hohere Einspritzmenge eine Verschlechterung der Homogenisierung
erfolgt, so dass bei niedrigem Luftverhéltnis die Abweichung zwischen dem lokalen
Luftverhéltnis und dem im Bild dargestellten globalen Luftverhéltnis gréBer wird.

Eine Steigerung des Ladedrucks bei konstantem Luftverhéltnis fiihrt ebenfalls zu einer
fritheren Ziindung der Hot-Flame-Verbrennung und in geringerem Male auch der Cool-
Flame-Verbrennung (Bild 6.35). Hier zeigt sich nicht nur der Einfluss des Drucks auf den
Zindbeginn, sondern auch der eines lokal geringeren Luftverhiltnisses bei schlechterer
Homogenisierung.
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Bild 6.35: Einfluss des Luftverhdltnisses und des Ladedrucks auf den Ziindbeginn
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Bild 6.36: Druckverldufe und Wirmefreisetzung bei konstantem Luftverhdltnis A = 4,2 und
zunehmendem Ladedruck und zunehmender Einspritzmenge
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Bild 6.37: Druckverldufe und Wirmefreisetzung bei konstantem Ladedruck p2S = 1160 mbar und
abnehmendem Luftverhdltnis bzw. zunehmender Einspritzmenge

Grundsatzuntersuchungen zur Ziindung von Kohlenwasserstoffen, wie sie von Ciezki und
Adomeit /8/ fiir n-Heptan mit einem StoBwellenrohr und von Westbrook et al. /163/ fiir
n-Pentan experimentell und rechnerisch mit einer Rapid Compression Machine durchge-
fiihrt wurden, zeigen, dass der Ziindverzug fiir die Hot-Flame-Verbrennung sowohl mit
steigendem Druck als auch mit sinkendem Luftverhéltnis abnimmt. Dagegen ist die Cool-
Flame-Ziindung nach /8/ und /163/ kaum oder nicht vom Luftverhdltnis abhingig. Was
den Einfluss des Drucks auf die Cool-Flame-Ziindung betrifft, zeigen die Daten aus /163/
eine frithere Ziindung bei héherem Druck. Die Auswirkung des Drucks auf die Cool-

Flame-Ziindung ist allerdings geringer als auf die Hot-Flame-Ziindung.

Zur besseren Beurteilung der Auswirkung einer Laststeigerung auf Druckanstieg und
Klopfamplitude sowie der moglichen Verbesserung durch einen hdéheren Ladedruck
wurde eine Auftragung iiber der Einspritzmenge (Bild 6.38) bzw. liber dem Mitteldruck
(Bild 6.39) gewihlt. Mit steigender Einspritzmenge nehmen bei konstantem Ladedruck
Druckanstieg und Klopfamplitude zu, was auf ein global niedrigeres Luftverhéltnis und
wegen der hoheren Einspritzmenge auch auf eine Verschlechterung der Homogenisierung
(zusitzliche Reduktion des lokalen Luftverhéltnisses) zuriickzufiihren ist. Mit steigendem
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Ladedruck nehmen fiir konstante Einspritzmenge Druckanstieg und Klopfamplitude ab,
da das Luftverhéltnis zunimmt. Es ist anzunehmen, dass sich auch die Homogenisierung
verbessert, da der Spritzbeginn fiir Einspritzung bei konstanter Dichte (gleiche Verhailt-
nisse fiir die Strahlausbreitung) eingestellt wurde und damit bei hoherem Ladedruck
frither liegt, so dass mehr Zeit zur Gemischbildung zur Verfiigung steht.
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Bild 6.38: Druckanstieg und Klopfamplitude iiber der Einspritzmenge fiir verschiedene Lade-
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Ladedriicke
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Erfolgt die Auftragung des Druckanstiegs und der Klopfamplitude nicht {iber der
Einspritzmenge, sondern iiber dem indizierten Mitteldruck (Bild 6.39), zeigt sich, dass
ein zu hoher Ladedruck bzw. ein zu hohes Luftverhéltnis bei Mitteldriicken unter 4 bis 5
bar zu einer Zunahme des Druckanstiegs und der Klopfamplitude fiihrt. Die Ursache
hierfiir liegt in einer Abnahme des Umsetzungsgrads mit steigendem Ladedruck, der eine
Abnahme des Wirkungsgrads und damit des Mitteldrucks ergibt. Ein hoher Ladedruck
bringt nur bei Mitteldriicken iiber 5 bar Vorteile. Aufgrund der starken Zunahme des
Druckanstiegs und der Klopfamplitude mit der Last sind Mitteldriicke iiber 5 bar bei
geringem Ladedruck (1160 mbar) nicht moglich. Wie Bild 6.39 zeigt, ist allerdings die
Laststeigerung auch bei hohem Ladedruck ziemlich begrenzt.

Die Ergebnisse einer iliber die bisher dargestellte Laststeigerung hinausgehenden Last-
steigerung bei hohem Ladedruck von 2650 mbar zeigt Bild 6.40, dem ein Versuch im
Rahmen der Untersuchungen zur homogen-heterogenen Verbrennung (Kapitel 7)
zugrunde liegt. Dieser Versuch wurde bei homogener Gemischbildung mit seitlichen
Injektoren unter den Randbedingungen (Ladedruck und Ladelufttemperatur) der Volllast
durchgefiihrt. Der maximal erreichte indizierte Mitteldruck betrdgt 8 bar, wobei der
maximale Druckanstieg dann bei einem sehr hohen Wert von 33 bar/°KW und die
Klopfamplitude bei 15 bar liegt. Eine weitere Erh6hung der Last war nicht moglich, da
einzelne Zyklen extrem hohe Schwingungen im Druckverlauf aufwiesen.
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Bild 6.40: Druckanstieg, Klopfamplitude, Brenndauer und Luftverhdltnis iiber dem indizierten

Mitteldruck. Einspritzung mit seitlichen Injektoren. Randbedingungen (p2S, t28) fiir
Volllastbetrieb
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Da die extremen Klopfschwingungen nur in einzelnen Zyklen auftreten, beeinflussen sie
die liber 128 Zyklen gemittelte Klopfamplitude nur wenig. Auch hier treten Homogeni-
sierungsprobleme bei hoher Last auf, die sich in einem Anstieg der NOx-Emissionen
duBern (Bild 6.41). Das Luftverhiltnis lag hier mit A = 4,12 so hoch, dass diese NOx-

Emissionen auf Inhomogenitéten zuriickzufiihren sind.
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Bild 6.41: Abgasemissionen und Verbrauch iiber dem indizierten Mitteldruck. Einspritzung mit
seitlichen Injektoren. Randbedingungen (p2S, t2S) fiir Volllastbetrieb.

Durch Friihverstellung des Spritzbeginns mit steigender Last konnte von Akagawa et al.
/41/ bei innerer Gemischbildung mit einer Zapfendiise fiir einen Ladedruck von 1860
mbar ein indizierter Mitteldruck von 9 bar erreicht werden (Druckanstieg, Abgaswerte
unbekannt), wobei das Verdichtungsverhéltnis mit ¢ = 12,5 niedriger lag. Die Vorver-
stellung des Spritzbeginns fiihrte dort jedoch zu einer Abnahme des Umsetzungsgrads,
obwohl der Umsetzungsgrad prinzipiell mit steigender Last zunimmt. Dies ist auf eine
erhohte Wandanlagerung von Kraftstoff aufgrund des frithen Spritzbeginns zuriickzufiih-

remn.

Zusammenfassend ist festzuhalten, dass die Moglichkeit der Laststeigerung durch
Aufladung auch bei unrealistisch hohen Ladedriicken begrenzt ist. Dies liegt zum einen
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daran, dass eine Laststeigerung immer mit einer Zunahme des Druckanstiegs verbunden
ist, auch wenn dabei nicht nur die Kraftstoffmenge, sondern auch die Luftmenge erhoht
wird und das Luftverhéltnis dadurch konstant bleibt. Ursache hierfiir ist, dass eine absolut
grofere Wiarmemenge freigesetzt wird und der Zeitraum, wihrend dessen dies geschieht
(Brenndauer), nach den Ergebnissen der hier durchgefiihrten Versuche, ungeféhr konstant
bleibt. Zum anderen wird die Laststeigerung auch durch eine Verschlechterung der
Homogenisierung begrenzt. Eine Vorverstellung des Spritzbeginns mit dem Ziel, die
Homogenisierung zu verbessern, fiihrt allerdings zu verstirkter Wandanlagerung von
flissigem Kraftstoff, wodurch auch mit einem Anstieg der Rulemissionen zu rechnen ist.
Trotzdem bringt die Aufladung Vorteile im Hinblick auf den Druckanstieg und die
Klopfamplitude, wenn der Ladedruck nicht so hoch ist, dass der Umsetzungsgrad und
damit der Mitteldruck zu stark abnimmt.

Eine weitere Laststeigerung ist durch Abgasriickfiihrung moglich. Dies wird im Folgen-
den untersucht.

Mit zunehmender Abgasriickfithrung nimmt das Luftverhéltnis bei konstant gehaltenem
Ladedruck ab. Fiir den Lastpunkt aus Kapitel 6.4 mit einer Einspritzmenge von 60
mm?/Asp. lag das Luftverhéltnis ohne AGR bei A = 3,5 und mit 60% AGR bei A = 1,36.
Um unterstéchiometrische Luftverhéltnisse zu vermeiden, wurde bei den Versuchen zur
Laststeigerung mit AGR mit der Einspritzmenge der Ladedruck so erhoht, dass das
Luftverhéltnis konstant blieb. Bei einem Versuch wurde bei konstanter AGR-Rate von
60% das Luftverhéltnis konstant auf A = 1,36 (Sauerstoffverhiltnis Ao, = 1,94, Gleichung
A.14), bei einem zweiten Versuch konstant auf A = 1,05 (Sauerstoffverhéltnis Ao, = 1,14)
eingestellt. Der Spritzbeginn wurde so gewihlt, dass die Einspritzung jeweils bei einer
konstanten Gasdichte im Brennraum erfolgte. Der sich hieraus ergebende Spritzbeginn
und der fiir die Bedingung konstantes Luftverhéltnis notwendige Ladedruck sind in Bild
6.42 dargestellt.

Zum Vergleich wurde ein Versuch ohne AGR bei jeweils gleicher Einspritzmenge und
gleichem Spritzbeginn und Ladedruck durchgefiihrt wie bei dem Versuch mit 60% AGR
und A = 1,36. Das Luftverhéltnis lag bei diesem Versuch konstant bei A = 3,5. Ein
Versuch ohne AGR im Vergleich zum Versuch mit AGR bei A = 1,05 konnte wegen
starken Klopfens bei einem Luftverhiltnis von A = 2,54 nicht durchgefiihrt werden.
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Bild 6.42: Druckanstieg, Klopfamplitude, Brenndauer, Ladedruck und Spritzbeginn bei Laststei-
gerung fiir konstantes Luftverhdltnis mit und ohne AGR

Bild 6.42 zeigt Druckanstieg, Klopfamplitude und Brenndauer liber dem indizierten
Mitteldruck. Druckanstieg und Klopfamplitude nehmen auch bei konstantem Luftverhélt-
nis mit steigender Einspritzmenge zu, wie bereits oben erldutert. Mit AGR liegen diese
Werte jedoch auf deutlich niedrigerem Niveau, der steile Anstieg der Klopfamplitude
erfolgt erst bei hoherer Einspritzmenge, so dass mit AGR eine deutlich hohere Last
moglich ist. Die Brenndauer bleibt, auler bei niedriger Last mit 60% AGR und A = 1,36,
iiber dem Mitteldruck anndhernd konstant. Die mit steigender Last, jedoch konstantem
Luftverhéltnis, steigenden NOy-Emissionen ohne AGR (Bild 6.43) weisen auf eine
Verschlechterung der Homogenisierung hin. Die verschlechterte Homogenisierung trigt
insbesondere ohne AGR zu einer Verstirkung der klopfartigen Verbrennung bei. Mit
AGR ist der negative Einfluss einer reduzierten Homogenisierung geringer, da Zonen, die
ohne AGR ein stochiometrisches oder leicht iiberstochiometrisches Luftverhdltnis
aufweisen wiirden, mit AGR wegen des reduzierten Sauerstoffanteils ein unterstdchio-
metrisches Luftverhéltnis haben. Damit wird in diesen Zonen die Wiarmefreisetzung
aufgrund unvollstdndiger Verbrennung reduziert. Dieser Effekt ist mit A = 1,05 (Ao2 =
1,14) starker ausgeprigt als mit A = 1,36 (Aox = 1,94).
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Der generelle Einfluss der Abgasriickfiihrung wurde bereits in Kapitel 6.4 erortert. Hier
soll deshalb nur auf das unterschiedliche Verhalten mit A = 1,36 und A = 1,05, beides mit
60% AGR, ndher eingegangen werden.

Die Verbrennung lduft, global betrachtet, fiir beide Fille fast gleich schnell ab, wie die
mit A = 1,36 und A = 1,05 anndhernd gleiche Brenndauer zeigt. Die Klopfamplitude ist
allerdings bei hoherer Last mit A = 1,36 hoher. Offensichtlich lduft die Verbrennung in
besonders reaktiven Zonen bei A = 1,36 schneller ab als bei A = 1,05, ohne dass sich die
globale Brenndauer verkiirzt, da das globale Verbrennungsende durch langsamere
Umsetzung weniger reaktiver Zonen, die sowohl mit A = 1,05 als auch mit A = 1,36
vorhanden sind, bestimmt wird. Eine lokal schnellere Verbrennung mit A = 1,36, die zu
einem stdrkere Klopfen fiihrt, kann wie folgt erklart werden:
Bei A = 1,05 und 60% AGR ist die Sauerstoffkonzentration mit ca. 9% geringer als bei
A = 1,36 mit ca. 12% (Anhang Al). Die reduzierte Sauerstoftkonzentration fiihrt zu
einer Verlangsamung einzelner Elementarreaktionen, da die Wahrscheinlichkeit des
Zusammenstoens von Reaktionspartnern mit Sauerstoffmolekiilen bzw. -atomen
verringert wird.
Fiir Zonen mit stochiometrischem Luftverhéltnis fiihrt die niedrigere Sauerstoffkon-
zentration bei A = 1,05 zu einer geringeren Wiarmefreisetzung. Dies liegt daran, dass
bei verringerter Sauerstoffmenge auch die maximal verbrennbare Kraftstoffmenge
reduziert wird.
Das Luftverhéltnis liegt mit A = 1,05 (Ao2 = 1,14) nur wenig {iber eins. Aufgrund der
inhomogenen Gemischbildung miissen lokal Zonen mit einem Luftverhiltnis unter
eins vorhanden sein. In diesen Zonen erfolgt die Verbrennung zunichst unvollstindig
mit geringerer Wérmefreisetzung. Die restliche Kraftstoffenergie kann erst nach Zu-
mischung unverbrannter Luft freigesetzt werden.

Weiter ist in diesem Zusammenhang zusétzlich an héhere Druckoszillationen aufgrund
des bei A = 1,36 hoheren Zylinderdrucks zu denken, der sich aus der im Vergleich zum
Versuch mit A = 1,05 hoheren Aufladung ergibt. Ein hoherer Zylinderdruck ergibt auch
einen hoheren Druckanstieg durch Kompression, was in diesem Fall einen Unterschied
von 2 bis ca. 2,7 bar/°’KW ausmacht (Berechnung mit 2. Term Gleichung (6.28)).

Die Schadstoffemissionen und der Kraftstoffverbrauch sind in Bild 6.43 dargestellt. Wie
bereits dargelegt, steigen die NOx-Emissionen ohne AGR mit steigender Last bei jedoch
konstantem Luftverhéltnis, was auf eine verschlechterte Homogenisierung zuriickzufiih-
ren ist. Mit AGR sind die NOx-Emissionen auch bei hoher Last und damit reduzierter
Homogenisierung aufgrund des hohen Inertgasanteils in stochiometrischen bzw. nahsto-
chiometrischen Zonen sehr gering. Trotz inhomogener Gemischbildung ist die Homoge-
nisierung offensichtlich noch so gut, dass auch mit 60% AGR noch sehr geringe RuB3-
emissionen erzielt werden. Erst bei hoher Last mit A = 1,05 zeigt sich ein leichter
RuBanstieg
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Bild 6.43: Abgasemissionen und Verbrauch bei Laststeigerung fiir konstantes Luftverhdltnis mit
und ohne AGR

Wie in Kapitel 6.4 dargestellt, verzogert die Abgasriickfiihrung den Ziindbeginn. Der
verzogerte Ziindbeginn und die verlangsamte Energiefreisetzung fiihren zu einem
spiteren Verbrennungsschwerpunkt mit AGR, was sich giinstig auf den Kraftstoff-
verbrauch auswirkt. Fiir den Versuch mit 60% AGR und A = 1,36 nimmt der Verbrauch
bis zum indizierten Mitteldruck von 6 bar zundchst ab und steigt dann bei héherem
Mitteldruck wieder an (Bild 6.43). Die Abnahme des Kraftstoffverbrauchs ist auf eine
Verbesserung des Umsetzungsgrads (abnehmende HC- und CO-Emissionen, Bild 6.43)
zuriickzuflihren. Das Ansteigen des Kraftstoffverbrauchs ab 6 bar indiziertem Mittel-
druck hat seinen Grund darin, dass sich hier die mit steigender Last friiher erfolgende
Zindung bemerkbar macht. Die frilhere Ziindung mit hoherer Last bei konstantem
Luftverhéltnis und damit hoherem Zylinderdruck illustriert Bild 6.44. Als Ursachen fiir
die frithere Ziindung hauptsédchlich der Hot-Flame-Verbrennung sind der héhere Druck
sowie ein lokal geringeres Luftverhiltnis (verschlechterte Homogenisierung) anzusehen
(vgl. auch Bild 6.35). Durch Verringerung des Luftverhéltnisses bei 60% AGR von A =
1,36 auf A = 1,05 wird der Kraftstoffverbrauch durch weitere Verzégerung der Ziindung
weiter verbessert (Bild 6.43, Bild 6.45).
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Bild 6.44: Druckverldufe und Wirmefreisetzung bei Laststeigerung mit konstantem Luftverhdltnis
A =136 und 60% AGR

Durch die verzogerte Ziindung liegt nicht nur der Schwerpunkt naher bei OT, sondern es
werden auch die Wandwirmeverluste reduziert, was aus der hoheren Heizwédrme bei
Verbrennungsende mit A = 1,05 geschlossen werden kann (Bild 6.45). Der verzogerte
Zindbeginn der Hot-Flame-Verbrennung bei 60% AGR mit A = 1,05 wird nach Bild 6.45
mafgeblich durch eine verzogerte Warmefreisetzung bei der Cool-Flame-Verbrennung
beeinflusst. Dieses Ergebnis entspricht den Ausfiihrungen von Westbrook /162/, nach
denen die Unterschiede im Ziindbeginn bei der Hot-Flame-Verbrennung im Wesentlichen
durch unterschiedliche Wirmefreisetzung der Cool-Flame-Verbrennung bestimmt
werden.
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Bild 6.45: Druckverldufe und Wirmefreisetzung ohne AGR, mit 60% AGR bei A = 1,36 und mit
60% AGR bei A = 1,05 jeweils fiir die Einspritzmenge 80 mm?>/Asp.

Insgesamt erweist sich die Abgasriickfithrung mit geringerem Luftverhéltnis von A = 1,05
im Vergleich zu A = 1,36 als vorteilhaft, vor allem wegen des geringeren notwendigen
Ladedrucks, der geringeren Klopfintensitdt und des besseren Kraftstoffverbrauchs.

Im Hinblick auf die mogliche Laststeigerung ist festzuhalten, dass bei einem Druckan-
stieg von 10bar/°KW der indizierte Mitteldruck von 4,2 bar ohne AGR auf 6,6 bar mit
AGR und bei einem Druckanstieg von 15 bar/°KW der indizierte Mitteldruck von 4,7 bar
ohne AGR auf 7,5 bar mit AGR gesteigert werden kann. Der notwendige Ladedruck bei
7,5 bar Mitteldruck und 60% AGR betrigt bei einem Luftverhiltnis von A = 1,05 1500
mbar und liegt damit nur wenig iiber den sonst {iblichen Ladedriicken fiir diese Last.
Dabei ergaben sich fast keine NOy-Emissionen (0,06 g/kWh) und geringe Ruflemissionen
(FSN=0,07) bei im Vergleich zum konventionellen Verfahren allerdings um ein Vielfa-
ches hoheren HC- und CO-Emissionen.



92 7 Motorversuche zur homogen-heterogenen Dieselverbrennung

7 Motorversuche zur homogen-heterogenen Diesel-
verbrennung

Bei der rein homogenen Kompressionsziindung ist die erreichbare Last wegen der mit
hoherer Last einsetzenden klopfahnlichen Verbrennung begrenzt. Um zu hoheren Lasten
zu gelangen, wurde eine Kombination aus homogener und heterogener Verbrennung
untersucht. In einer ersten Stufe wird frith eingespritzter Kraftstoff homogen verbrannt.
In einer zweiten Stufe erfolgt anschlieBend eine heterogene Verbrennung durch Einsprit-
zung im Bereich des oberen Totpunkts. Die homogene Gemischbildung wurde durch
zwei seitlich eingebaute Common-Rail-Injektoren {ibernommen, wihrend fiir die
heterogene Gemischbildung ein konventioneller zentral eingebauter Common-Rail-
Injektor verwendet wurde (Kapitel 5.1).

7.1 Vergleich der homogen-heterogenen Verbrennung mit der kon-
ventionellen Verbrennung

Bild 7.1 zeigt einen Vergleich des Druckverlaufs, des Verlaufs der mittleren Gastempe-
ratur und der Energiefreisetzung bei homogen-heterogener und rein heterogener Verbren-
nung unter sonst gleichen Randbedingungen fiir einen Volllastpunkt (pmi ca. 20 bar) bei
einer Drehzahl von 1420 1/min. Die Einspritzmenge fiir den homogenen Anteil bei der
homogen-heterogenen Verbrennung lag bei 90 mm?/Asp., was einem Anteil von 34% der
gesamten Einspritzmenge entspricht.

Die homogen-heterogene Verbrennung beginnt mit der Ziindung der Cool-Flames der
homogenen Verbrennung 34 °KW v. OT. Bei 27 °KW v. OT findet dann die Ziindung der
Hot-Flames statt. AnschlieBend kommt es nach dem Beginn der Einspritzung mit dem
zentralen Injektor zur heterogenen Verbrennung. Die Ziindung der homogenen Verbren-
nung erfolgt aufgrund der hoheren Ladelufttemperatur und der hohen Restgas- und
Bauteiltemperaturen hier noch deutlich friither als bei der rein homogenen Verbrennung.
Wegen der frithen Ziindung der homogenen Verbrennung ergibt sich ein hoher Spitzen-
druck.
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Bild 7.1: Vergleich der homogen-heterogenen Verbrennung mit der heterogenen Verbrennung
bei Volllast (p; ca. 20 bar, n = 1420 1/min), zentrale Einspritzung mit Common-Rail-

Injektor, Spritzbeginn bei OT

Zur Beurteilung des homogen-heterogenen Verfahrens wurde ein Vergleich mit hetero-
gener Verbrennung unter sonst gleichen Randbedingungen (Verdichtungsverhéltnis,
Einspitzsystem, Raildruck) und ein Vergleich mit gleichfalls heterogener Verbrennung
mit Pumpe-Leitung-Diise-Einspritzsystem (PLD) und serienmidfligem Verdichtungsver-
hiltnis von ¢ = 17,5 vorgenommen. Bild 7.2 zeigt diesen Vergleich bei Variation des
Spritzbeginns fiir die zentrale Einspritzung bei Volllast (Gesamteinspritzmenge VEges =
265 mm?3/Asp., pmi = 18,6 bis 21,8 bar, n = 1420 1/min). Ein Versuch mit homogener
Verbrennung ohne Einspritzung des Heterogenanteils ergab fast keine NOy-Emissionen
(4 ppm). Dies bedeutet, dass NOy-Emissionen bei der homogen-heterogenen Verbren-

nung fast ausschlieBlich durch den heterogenen Anteil verursacht werden.
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Bild 7.2: Vergleich der Abgasemissionen und des Verbrauchs fiir homogen-heterogene und
heterogene Verbrennung bei Volllast (VE gesamt = 265 mm*/Asp., p,; = 18,6 bis 21,8
bar)
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Bild 7.3: NO,-bi-Trade-off und NO,-FSN-Trade-off fiir homogen-heterogene und heterogene
Verbrennung bei Volllast (VE gesamt = 265 mm*/Asp., pni = 18,6 bis 21,8 bar)
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Bild 7.2 zeigt, dass sich bei frithem Spritzbeginn fiir die zentrale Einspritzung sehr hohe
NOy-Emissionen ergeben. Diese nehmen bei Spédtverstellung des Spritzbeginns bei
homogen-heterogener Verbrennung stirker ab als bei konventioneller Verbrennung, so
dass bei spiatem Spritzbeginn geringere NOy-Emissionen als beim rein heterogenen
Verfahren mit Common-Rail moglich sind. Die geringen NOx-Emissionen des Pumpe-
Leitung-Diise-Einspritzsystems werden mit Common-Rail-Einspritzung nicht erreicht,
was darauf zuriickzufiihren ist, dass sich mit Common-Rail-Einspritzung bei entspre-
chend hohem Raildruck im allgemeinen héhere NOy-Emissionen ergeben als mit einem
PLD-Einspritzsystem /105/, /125/. Die Ergebnisse des PLD-Systems wurden hier
dargestellt, um einen Vergleich zum konventionellen Brennverfahren mit Verdichtungs-
verhiltnis € = 17,5 zu ermdglichen.

Bei homogen-heterogener Verbrennung zeigen sich Vorteile im Kraftstoffverbrauch bei
spatem Spritzbeginn, die darauf zurlickzufiihren sind, dass entsprechend dem heterogenen
Anteil nicht die volle Kraftstoffmenge, sondern nur 66% der Gesamtmenge spédt umge-
setzt werden. Aufgrund der mit spitem Spritzbeginn bei der homogen-heterogenen
Verbrennung stirker abnehmenden NOy-Emissionen sowie des besseren Kraftstoff-
verbrauchs bei spatem Spritzbeginn ndhern sich die Verbrauchskurven fiir die homogen-
heterogene und die heterogene Verbrennung mit Common-Rail-Einspritzung im NOx-bi-
Trade-off mit abnehmenden NOy-Emissionen immer mehr an, bis bei NOx = 8 g/kWh
sich beide Kurven schneiden. Fiir geringere NOx-Emissionen liegen fiir die heterogene
Verbrennung keine Werte mehr vor. Nach Bild 7.3 ist jedoch davon auszugehen, dass fiir
NOx < 8 g/kWh die homogen-heterogene Verbrennung im NOy-bi-Trade-off besser
abschneidet als die heterogene Verbrennung mit Common-Rail-Einspritzung. Ein Vorteil
im Vergleich zum konventionellen Verfahren mit PLD wiirde sich erst bei sehr spitem
Spritzbeginn ergeben, auf den verzichtet wurde, um ein starkes Uberspritzen iiber den
Kolben gegen Ende der Einspritzung zu vermeiden.

Deutlicher zeigen sich die Vorteile fiir das homogen-heterogene Verfahren im NOx-bi-
Trade-off fiir spdten Spritzbeginn in der Teillast (Bild 7.5). Bei einer Gesamteinspritz-
menge von 120 mm?3/Asp. (pmi = 8,1 bis 9,9 bar) wurde jeweils die eine Hailfte der
gesamten Einspritzmenge fiir homogene, die andere Hilfte fiir heterogene Verbrennung
eingespritzt. Bei friilhem Spritzbeginn sind die NOyx-Emissionen bei einem hohen
Raildruck von 1200 bar fiir die zentrale Einspritzung sehr hoch, wihrend bei sehr spitem
Spritzbeginn sehr geringe NOy-Emissionen erzielt werden konnen (Bild 7.4). Wird der
Raildruck fiir die zentrale Einspritzung auf 600 bar reduziert, konnen auch bei fritherem
Spritzbeginn dhnlich niedrige NOx-Emissionen wie beim PLD-System erzielt werden.
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Bild 7.5: NO,-bi-Trade-off und NO,-FSN-Trade-off fiir homogen-heterogene und heterogene
Verbrennung bei Teillast (VE gesamt = 120 mm*/Asp., pn; = 8,1 bis 9,9 bar)
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Bei einem Raildruck von 1200 bar fiir die zentrale Einspritzung sind die RuBlemissionen
bei homogen-heterogener Verbrennung auch bei spdtem Spritzbeginn sehr gering. Bei
600 bar Raildruck fiir die zentrale Einspritzung sind die Ruflemissionen hdher, allerdings
niedriger als beim konventionellen Verfahren mit PLD, das in diesem Lastpunkt ein
besonders ungiinstiges Verhalten beziiglich der Rulemissionen aufweist. Der Anstieg der
RufBlemissionen bei spdtem Spritzbeginn ist auf verschlechterte Bedingungen fiir die
RuBoxidation (reduzierte Zeit und geringere Temperatur) zuriickzufiihren.

Der Kraftstoffverbrauch ist beim homogen-heterogenen Verfahren bei spiatem Spritzbe-
ginn niedriger. Insgesamt erweist sich in diesem Betriebspunkt das homogen-heterogene
Verfahren (bei 1200 bar Raildruck) im NOy-bi-Trade-off ab NOy = 8 g/kWh als giinstiger
als das heterogene Verfahren mit Common-Rail bei gleichem Verdichtungsverhéltnis und
Raildruck und ab NOy = 4 g/kWh als giinstiger als das konventionelle Verfahren mit PLD
(Bild 7.5). Des Weiteren zeigt Bild 7.5, dass bei 1200 bar Raildruck gleichzeitig sowohl
geringe NOy- als auch geringe RuBBemissionen erreichbar sind. Bei 600 bar Raildruck
sind die RuBBemissionen bei gleichen NOy-Emissionen hoher. Deshalb ist hier der hohe
Raildruck vorzuziehen.

Mehrere sowohl stickoxidsenkende als auch stickoxiderhohende Faktoren beeinflussen
die homogen-heterogene Verbrennung. Dass nur ein Teil der gesamten Einspritzmenge
heterogen verbrannt wird, miisste einerseits zu geringeren NOyx-Emissionen bei der
homogen-heterogenen Verbrennung fiihren. Andererseits liegt durch die der heterogenen
Verbrennung vorausgegangene homogene Verbrennung bei Beginn der heterogenen
Verbrennung bereits ein sehr hohes Temperaturniveau vor (Bild 7.1). Von diesem hohen
Temperaturniveau ausgehend beginnt die heterogene Verbrennung, wodurch die Tempe-
ratur im verbrannten Gas entsprechend hoher liegen und damit zu einer hoheren thermi-
schen NO-Bildung fiihren miisste. Gegen diesen Effekt wirkt allerdings temperatursen-
kend der fiir die heterogene Verbrennung niedrigere Sauerstoff- und damit hohere
Inertgasanteil durch die vorangegangene homogene Verbrennung. Dies entspricht im
Prinzip dem Effekt einer Abgasriickfithrung bzw. Abgasriickhaltung. Nach der homoge-
nen, das heiflt, vor Beginn der heterogenen Verbrennung, liegt bei Annahme vollstindi-
ger Verbrennung fiir den Volllastpunkt ein Sauerstoffanteil von 16,8% (Teillastpunkt
16,1%) vor. Wiirde ein Motor rein heterogen im gleichen Betriebspunkt (bei gleicher
Gesamteinspritzmenge) betrieben werden, wére fiir den gleichen Sauerstoffanteil vor der
heterogenen Verbrennung eine AGR-Rate von 26,3% (Teillastpunkt 34,4%) notwendig.
Die AGR-Rate wurde mit Hilfe des im Anhang A1l beschriebenen Zusammenhangs
zwischen AGR-Rate und Sauerstoffkonzentration (Bild A2) ermittelt.

Die HC- und CO-Emissionen sind bei homogen-heterogener Verbrennung um ein
Mehrfaches hoher als bei konventioneller Verbrennung, jedoch viel niedriger als bei rein
homogener Verbrennung. Tabelle 7.1 zeigt den Vergleich der HC- und CO-Emissionen
bei homogen-heterogener und bei rein homogener Verbrennung bei gleichen Randbedin-
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gungen. Es wird deutlich, dass ein Grofiteil der aus der homogenen Verbrennung
stammenden HC- und CO-Emissionen durch die hohen Temperaturen der heterogenen
Verbrennung oxidiert wird. Beim Volllastpunkt ist die Reduktion der HC- und der CO-
Emissionen aufgrund hdéherer Verbrennungs- und Abgastemperaturen héher. Trotz im
Vergleich zur heterogenen Verbrennung hdéheren HC- und CO-Emissionen ist der
Umsetzungsgrad bei homogen-heterogener Verbrennung hoch, so dass im Gegensatz zur
rein homogenen Verbrennung der Kraftstoffverbrauch kaum durch unvollstindige
Verbrennung verschlechtert wird.

HC [ppm] als |CO [ppm] Umsetzungs-
Cl grad [%o]
Teillast | homogen 600 3610 92,8
homogen-heterogen * 331 805 98,9
Volllast |homogen 710 4074 90,3
homogen-heterogen 107 316 99,7

Tabelle 7.1: Vergleich der HC- und CO-Emissionen und des Umsetzungsgrads bei rein homoge-
ner und homogen-heterogener Verbrennung bei jeweils gleichem Ladedruck und
gleicher Ladelufitemperatur

7.2 Verlustteilung

Beim homogen-heterogenen Verfahren ergibt sich ein Verbrauchsvorteil bei spédtem
Spritzbeginn der zentralen Einspritzung. Dies ist darauf zurlickzufiihren, dass, wie bereits
erwihnt, nicht die gesamte Kraftstoffmenge, sondern nur der heterogene Anteil spit
umgesetzt wird. Der Schwerpunkt liegt, wie der Verlauf der Brennwérme (Bild 7.1) zeigt,
frilher. Zur genaueren Analyse des Verbrauchsverhaltens wurde eine Verlustteilung
gemall Pischinger et al. /9/ durchgefiihrt. Dabei wurde eine Aufteilung in folgende
Einzelverluste vorgenommen /9/: Verlust des idealen Motors (bei Gleichraumprozess),
Verlust durch nicht idealen Brennverlauf und Verlust durch Wérmeiibergang. Die
homogen-heterogene Verbrennung lduft weitgehend vollstindig ab (Tabelle 7.1), so dass
ein Verlust durch unvollstindige Verbrennung zu vernachldssigen ist. Der Verlust durch
Leckage wird ebenfalls vernachldssigt. Die Verluste durch Ladungswechsel und mecha-
nische Reibung werden hier nicht betrachtet, da sie nicht direkt mit den Brennverfahren,
die hier verglichen werden, zusammenhingen und eine Analyse dieser Verluste am
Einzylindermotor nicht sinnvoll ist. Bei der Berechnung der einzelnen Verluste wird
zunichst der Wirkungsgrad des Gleichraumprozesses mit realen Stoffwerten (Werte aus
/101/) bestimmt. Eine verminderte Warmezufuhr aufgrund von Dissoziation konnte bei
Luftverhédltnissen A > 1,7 vernachlédssigt werden. Der Verlust durch nicht idealen
Brennverlauf wird aus der Differenz der Wirkungsgrade des Gleichraumprozesses und

* Spritzbeginn zentraler Injektor = 5° n. OT
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des adiabaten Motorprozesses bestimmt. Der Wirkungsgrad des adiabaten Motorprozes-
ses ergibt sich aus einer Prozessrechnung ohne Wandwérme fiir den Hochdruckteil von
UT bis UT mit dem Brennverlauf des realen Motors, der aus dem gemessenen Druckver-
lauf ermittelt wurde. AnschlieBend erhélt man den Verlust durch Wandwérme aus der
Differenz der Wirkungsgrade des adiabaten Motorprozesses und des nicht adiabaten
Motorprozesses. Der Wirkungsgrad des nicht adiabaten Motorprozesses ergibt sich aus
einer nochmaligen Durchrechnung des Hochdruckteils von UT bis UT analog wie oben
beschrieben, jedoch mit Beriicksichtung der Wandwiarme. Sowohl fiir die homogen-
heterogene als auch fiir die heterogene Verbrennung wurde der Warmeiibergangskoeffi-
zient von Hohenberg /117/ verwendet. Auf die Berechnung der Wandwirme wurde
bereits in Kapitel 5.5 ndher eingegangen.

Die Ergebnisse der Verlustteilung fiir Voll- und Teillast sind in den Bildern 7.6 und 7.7
dargestellt. Der Verlust durch nicht idealen Brennverlauf ist bei der homogen-
heterogenen Verbrennung bei Voll- und Teillast ab einem Spritzbeginn spiter 5° v. OT
am niedrigsten. Dies ist darauf zuriickzufiithren, dass nur der heterogene Anteil wir-
kungsgradungiinstig spat umgesetzt wird, wihrend bei konventioneller Verbrennung der
gesamte Kraftstoff spdt umgesetzt wird. Weiterhin ist aus den Bildern 7.6 und 7.7 zu
entnehmen, dass der Verlust durch nicht idealen Brennverlauf mit Common-Rail-
Einspritzung niedriger ist als mit dem PLD-Einspritzsystem, was auf eine intensivere
Gemischbildung und kiirzere Spritzdauer mit Common-Rail, die eine schnellere Umset-
zung des Kraftstoffs bewirken, zurlickzufiihren ist. Beim homogen-heterogenen Verfah-
ren sind die Verluste durch Wiarmeiibergang am hochsten. Dies resultiert aus dem
hoheren Druck- und Temperaturniveau bei homogen-heterogener Verbrennung, das sich
aus der frithen Ziindung des homogenen Gemisches ergibt.

Die beim heterogenen Verfahren mit PLD und serienméfBigem Verdichtungsverhéltnis
von € = 17,5 gegeniiber dem heterogenen Verfahren mit Common-Rail-Einspritzung und
auf € = 14 abgesenktem Verdichtungsverhaltnis etwas hoheren Wandwiarmeverluste sind
auf das hohere Verdichtungsverhéltnis und das sich daraus ergebende hohere Druck- und
Temperaturniveau zuriickzufiihren. Die Reduktion des Verdichtungsverhiltnisses von € =
17,5 auf ¢ = 14 &duflert sich weiter in einem geringeren Wirkungsgrad des idealen
Motorprozesses. Der Verlust hierdurch betrdgt nach Bild 7.6 und Bild 7.7 knapp 3%-
Punkte. Bei allen drei Verfahren nehmen die Wandwarmeverluste bei spatem Spritzbe-
ginn aufgrund der geringeren Driicke und Temperaturen ab, die Verluste durch nicht
idealen Brennverlauf nehmen zu. Bei Teillast sind die Wandwérmeverluste allgemein
hoher /9/, wihrend die Verluste durch nicht idealen Brennverlauf aufgrund kiirzerer
Brenndauer niedriger ausfallen.
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Zusammenfassend ist festzuhalten, dass bei homogen-heterogener Verbrennung sowohl
beim Teillast- als auch beim Volllastpunkt ab einem Spritzbeginn spdter 5° v. OT der
Verlust durch nicht idealen Brennverlauf geringer ist als bei konventioneller Verbren-
nung. Die Differenz zur konventionellen Verbrennung wird umso gréBer, je spiter der
Spritzbeginn liegt. Andererseits sind die berechneten Wandwiarmeverluste beim homo-
gen-heterogenen Verfahren hoher. In der Summe beider Verluste ergibt sich, dass
Vorteile im Kraftstoffverbrauch fiir das homogen-heterogene Verfahren erst bei spaterem
Spritzbeginn nach OT erzielt werden konnen, da hier der Verlust bei heterogener
Verbrennung durch nicht idealen Brennverlauf im Vergleich zum konventionellen
Verfahren zunehmend gréBer wird.
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8 Zusammenfassung und Bewertung

Gegenstand dieser Arbeit sind Versuche flir ein neuartiges Brennverfahren, die homogene
Dieselverbrennung, die an einem von einem Nfz-Motor abgeleiteten Einzylinder-
Dieselmotor durchgefiihrt wurden. Die homogene Gemischbildung erfolgte mit einer 30-
Lochdiise durch frithe Einspritzung im Kompressionshub. Fiir hohere Lasten wurde eine
kombiniert homogen-heterogene Verbrennung untersucht, wobei die homogene Ge-
mischbildung durch frithe Einspritzung mit zwei seitlich eingebauten Common-Rail-
Injektoren mit speziellen Diisen und die heterogene Gemischbildung mit einem zentral
eingebauten Common-Rail-Injektor erfolgte.

Die Versuche mit der 30-Lochdiise ergaben, dass fiir untere Teillast (pmi = 4,2 bar,
A = 3,5, n = 1420 1/min) bei hinreichend friihem Spritzbeginn sehr geringe NOj-
Emissionen bei sehr niedrigen RuBemissionen erzielt werden. Dabei sind die HC-
Emissionen bei einem Spritzbeginn, der gerade so frith liegt, dass sehr geringe NOx-
Emissionen erreicht werden (60° v. OT bei A = 3,5), um etwa das Fiinffache und die CO-
Emissionen um etwa das Zehn- bis Zwanzigfache hoher als bei konventioneller Diesel-
verbrennung. Der Kraftstoffverbrauch war mit den untersuchen Einstellungen héher, was
auf eine zu frithe Ziindung des homogenen Gemisches, das auf 14 abgesenkte Verdich-
tungsverhéltnis sowie auf unvollstindige Verbrennung zuriickzufiihren ist. Der Druckan-
stieg war fiir diesen Lastpunkt deutlich hoher als beim konventionellen Verfahren. Bei
geringerer Last nimmt der Druckanstieg stark ab.

Der Gemischbildung kommt bei homogener Dieselverbrennung mit direkter Einspritzung
eine entscheidende Bedeutung zu. Die Versuche haben gezeigt, dass eine unzureichende
Homogenisierung nicht nur die Stickoxidmissionen erhdht, sondern auch, aufgrund
schnellerer Umsetzung in brennstoffreichen Zonen, zu einer Zunahme des Druckanstiegs
und klopfahnlichen Druckschwingungen fiihrt. Den stdrksten Einfluss hat hier der
Spritzbeginn, der iiber die bei der Einspritzung vorliegende Gasdichte im Brennraum und
tiber die Zeit zur Strahlausbreitung und Vermischung von Luft und Kraftstoff die
Homogenisierung bestimmt. Ein zu spdter Spritzbeginn fiihrt daher wegen unzureichen-
der Homogenisierung zu hohen NOy-Emissionen und starken klopfdahnlichen Druck-
schwingungen im Brennraum, wihrend ein zu frither Spritzbeginn wegen einer zu hohen
Strahlausbreitung und der Bildung lokal magerer Bereiche hohe HC- und CO-Emissionen
ergibt. Anhand einer Simulationsrechnung ergab sich, dass bei einem fiir geringe NOy-
Emissionen hinreichend frithen, allerdings zur Vermeidung hoher HC- und CO-
Emissionen nicht zu frithen Spritzbeginn (60° v. OT, bei A = 3,5) das Gemisch deutlich
vom Zustand einer idealen Homogenisierung mit einheitlichem Luftverhiltnis im
gesamten Brennraum entfernt ist.
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Eine Erh6hung der Ladelufttemperatur fiihrt neben einer fritheren Ziindung der Cool- und
der Hot-Flame-Verbrennung (5° KW friiher bei Steigerung der Ladelufttemperatur von
25 auf 58°C) zu einer Zunahme der Stickoxidemissionen und der Klopfamplitude, was
auf eine Verschlechterung der Homogenisierung aufgrund einer kiirzeren Gemischbil-
dungszeit sowie auf ein hoheres Temperaturniveau mit lokal hoheren Spitzentemperatu-
ren zurilickzufiihren ist.

Durch eine Reduktion der Cetanzahl von 50 auf 30 konnte zwar der Ziindbeginn der Hot-
Flame-Verbrennung um 4,5° KW verzogert werden, jedoch war eine signifikante
Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs nicht moglich, da bei niedriger Cetanzahl 30 der
Umsetzungsgrad geringer war (hohere HC- und CO-Emissionen). Die NOx-Emissionen
und die Kopfamplitude waren bei dieser Cetanzahl geringer. Eine niedrige Cetanzahl
erfordert ein geringeres Luftverhiltnis, so dass eine niedrige Cetanzahl besonders fiir eine
Laststeigerung geeignet erscheint.

Durch gekiihlte Abgasriickfiihrung werden Druckanstieg und Klopfamplitude reduziert,
die Brenndauer nimmt zu, und der Ziindbeginn wird verzdgert. Fiir signifikante Auswir-
kungen sind allerdings hohe AGR-Raten von 50 bis 60% notwendig. Aufgrund der
Gemischhomogenisierung ergibt sich auch bei hoher AGR-Rate kein Ruflanstieg.

Durch Erhéhung des Ladedrucks bei konstanter Einspritzmenge (Erhohung des Luftver-
hiltnisses) werden bei hoherer Einspritzmenge die Brenndauer verldngert und der
Druckanstieg und die Klopfamplitude reduziert, wéhrend bei geringerer Einspritzmenge
die hier niedrigeren Werte fiir Druckanstieg und Klopfamplitude nicht weiter reduziert
werden konnten. Eine Steigerung der Last ist, auch wenn mit der Last der Ladedruck
erhoht wird, so dass das Luftverhiltnis konstant bleibt, mit einer Zunahme des Druckan-
stiegs und der Klopfamplitude verbunden. Dies liegt daran, dass in ungeféhr gleicher Zeit
eine absolut grolere Wiarmemenge freigesetzt wird. Des Weiteren deuten hohere NOy-
Emissionen auch auf eine den Druckanstieg und die Klopfamplitude erhdhende Ver-
schlechterung der Homogenisierung hin. Insgesamt war mit Aufladung nur eine be-
grenzte Laststeigerung moglich.

Der Einsatz einer hohen Abgasriickfithrung von 60% ermdglicht eine weitere Laststeige-
rung. Um Luftverhéltnisse unter eins zu vermeiden, erfordert die Laststeigerung eine
Erhohung des Ladedrucks. Dabei zeigte bei 60% AGR ein Luftverhdltnis von A = 1,05
gegeniiber einem Luftverhéltnis von A = 1,36 Vorteile im Druckanstieg und in der
Klopfamplitude. Neben einer Verringerung der chemischen Reaktionsgeschwindigkeit
durch einen geringeren Sauerstoffanteil ist dies auch darauf zuriickzufiihren, dass in
unterstochiometrischen Zonen, die aufgrund des global nur wenig iiber eins liegenden
Luftverhéltnisses und der inhomogenen Gemischbildung in groerem Umfang auftreten
miissen, eine unvollstindige Verbrennung erfolgt, so dass der noch unverbrannte
Kraftstoff erst nach weiterer Vermischung mit Luft verbrennt. Dadurch verlangsamt sich
die Umsatzrate.
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Mit der kombiniert homogen-heterogenen Verbrennung kann der Lastbereich von der mit
rein homogener Verbrennung nicht mehr realisierbaren Last bis hin zur Volllast abge-
deckt werden. Die Untersuchung der homogen-heterogenen Verbrennung ergab, dass bei
spatem Spritzbeginn nach OT ein Verbrauchsvorteil gegeniiber dem konventionellen
Verfahren erzielt wird. Dies ist darauf zuriickzufiihren, dass nicht die gesamte Kraft-
stoffmenge, sondern nur der heterogene Anteil wirkungsgradungiinstig spit umgesetzt
wird. Der Schwerpunkt liegt bei homogen-heterogener Verbrennung niher bei OT. Des
Weiteren konnen bei entsprechend spitem Spritzbeginn bei homogen-heterogener
Verbrennung sehr geringe NOy-Emissionen, vor allem in der Teillast, erzielt werden,
wihrend bei frilhem Spritzbeginn vor OT die NOy-Emissionen hdher sind als beim
konventionellen Verfahren. Aufgrund des bei homogen-heterogener Verbrennung
giinstigeren Kraftstoffverbrauchs bei spdtem Spritzbeginn sowie der niedrigen NOj-
Emissionen erweist sich das homogen-heterogene Verfahren im NOy-Verbrauchs-Trade-
off fiir den Bereich niedriger NOyx-Emissionen im Vergleich zum konventionellen
Verfahren fiir den untersuchten Teillastpunkt als giinstiger. Auflerdem wurden hier trotz
geringer NOy-Emisssionen bei spdtem Spritzbeginn mit hohem Einspritzdruck geringe
RuBlemissionen erreicht. Die HC- und CO-Emissionen sind hoher als bei konventioneller
Dieselverbrennung, jedoch deutlich geringer als bei der rein homogenen Verbrennung.
Weitere Verbesserungen bei homogen-heterogener Verbrennung sind zu erwarten, wenn
es gelingt, die Ziindung des homogenen Anteils zu verzogern.

Aufgrund der sehr niedrigen NOx-Emissionen stellt die Erfiillung auch zukiinftiger
Abgasgrenzwerte fiir die Stickoxide bei rein homogener Verbrennung kein Problem dar.
Fir die HC- und CO-Emissionen ist eine Abgasnachbehandlung erforderlich. Die
RufBlemissionen sind bei homogener Verbrennung sehr gering. Unklar ist, inwiefern sich
hohe HC-Emissionen bei den geringen RuBlemissionen auf die Partikelemissionen
auswirken. Bei entsprechender Reduktion der HC-Emissionen durch eine Abgasnachbe-
handlung sollten dann jedoch auch die Grenzwerte fiir Partikel zu erfiillen sein. Bei den
bisher durchgefiihrten Versuchen war die homogene Verbrennung meist mit einem
Nachteil im Kraftstoffverbrauch verbunden. Insgesamt weist das homogen-heterogene
Verfahren, mit dem zwar nicht die sehr geringen NOy-Emissionen des homogenen
Verfahrens, jedoch Vorteile im NOy-Verbrauchs-Trade-off im Bereich niedriger NOy-
Emissionen, vor allem in der Teillast, erreicht werden, ein groeres Potenzial auf, da mit
diesem Verfahren keine Lastbegrenzung besteht und die HC- und CO-Emissionen
deutlich geringer sind. Neben weiteren zu I6senden Problemen ist fiir einen Serieneinsatz
abzukldren, inwiefern es gelingt, das Verfahren ohne den Aufwand von drei Injektoren
pro Zylinder zu realisieren.

Einer praktischen Anwendung der homogenen Dieselverbrennung steht bis jetzt noch
eine Vielzahl von Schwierigkeiten entgegen. Besondere Probleme stellen die Ziindungs-
kontrolle, der Kaltstart, das Motorgerdusch und Fragen der Dauerhaltbarkeit dar.
AuBerdem sind weitere Untersuchungen zur Optimierung der homogenen Gemischbil-
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dung erforderlich, da diese die Abgasemissionen sowie die Umsatzrate und damit den
moglichen Lastbereich maf3geblich bestimmit.
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A Anhang

A.1  Berechnung der Sauerstoffkonzentration im zugefiihrten Luft-
Abgas-Gemisch bei Abgasriickfiihrung

Die Sauerstoffkonzentration im zugefiihrten Luft-Abgas-Gemisch bei Abgasriickfiihrung
wird aus der standardméBig im Abgas gemessenen O,-Konzentration berechnet. In Bild
A.l ist die Abgasriickfiilhrung schematisch mit den bei der Rechnung verwendeten
Indices dargestellt.

L = Luft

Index S

Bild A.1: schematische Darstellung der Abgasriickfiihrung

Die Bestimmung der AGR-Rate beruht auf der Messung der CO,-Konzentration im
Abgas und im Saugrohr. Zundchst wird die Gleichung zur Bestimmung der AGR-Rate
hergeleitet, wobei eine Wasserabscheidung im riickgefiihrten Abgas vernachldssigt wird.

Dazu wird die folgende Definition der AGR-Rate
ng

AGR = , (A.1)

np, +n;

mit ng als Molmenge des riickgefiihrten Abgases und n; als Molmenge der zugefiihrten
Luft, verwendet, die sich von der massenbezogenen Definition AGR=mg/(mr+my) bei
unterschiedlicher Molmasse von Luft und riickgefithrtem Abgas unterscheidet. Bei
vollstdndiger Verbrennung ist der Unterschied beider Molmassen und damit der AGR-
Definitionen jedoch minimal (28,965 kg/kmol fiir trockene Luft bzw. 28,905 kg/kmol fiir
Abgas mit A = 1 und Kraftstoff mit einem C/H-Verhéltnis von 0,5 /9/).

Fiir den Molanteil CO, im Saugrohr Xco» s und im riickgefiihrten Abgas xco2 r gilt:



124 A Anhang

Neos s

Xco2 s = (A.2)
ng+n,
Ncor r

Xco2 R = (A.3)

Ny
Vernachléssigt man eine Wasserabscheidung, gilt:
Xco2 R = *coz2 4 (A4)

mit Xcoz a als Molanteil CO, im Abgas.

Da die zugefiihrte Frischluft fast kein CO, enthilt, gilt fiir die Molmengen folgende
Bilanz:

Ncor s =Ncoz R (A.5)

Setzt man die Gleichungen (A.2) und (A.3) mit Gleichung (A.4) in Gleichung (A.5) ein,
ergibt sich die Gleichung zur Bestimmung der AGR-Rate:

Xcoz s n
—=-—"—=AGR (A.6)
Xcos 4 NptH

Gleichungen (A.2), (A.3) und (A.4) gelten analog fiir Sauerstoff. Mit der Bilanz der
Molmengen fiir Sauerstoff (no, r 1st die Molmenge O, im riickgefiihrten Abgas, no, 1 die
Molmenge O; in der Luft und no, s die Molmenge O, im Saugrohr)

Noy s =Ngy gt Ngy 4 (A7)
ergibt sich:

n oy

_ R _
Xo2 s = Xoo 4 T
nR +nL nR +7’lL

(A.8)

Mit Gleichung (A.1) und dem Sauerstoffanteil in der Luft np, 1/np = 0,21 folgt nach
einigen Umformungen eine Gleichung, die die Berechnung des Sauerstoffanteils im
Gemisch aus zugefiihrter Luft und riickgefithrtem Abgas bei gemessener Sauerstoffkon-
zentration im Abgas Xo» 4 ermoglicht:

Xy s =AGR x4, , + 0,21 (1-AGR) (A.9)

Das Sauerstoffverhiltnis

1= Nor s Moy s (A.10)
02 = = .
Nore O

stm

ng
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beschreibt das Verhéltnis von im Gemisch aus Frischluft und riickgefiihrtem Abgas
vorhandener Sauerstoffmenge np> s zu der fiir die stochiometrische Verbrennung
notwendigen Sauerstoffmenge no,y. Darin ist ng die Molmenge des zugefiihrten Brenn-
stoffs und Ogm = noos/np das stéchiometrische molare Sauerstoff-Kraftstoff-Verhiltnis.
Mit

oy s = xOZfS(nR + nL) (A.11)

und der Molmenge des zugefiihrten Brennstoffs

ng

n, =
’ /1 Lstm

; (A.12)

wobei Lgm = npg/ng das stochiometrische molare Luft-Kraftstoff-Verhéiltnis bedeutet, und
Gleichung (A.1) ergibt sich

oy s 1
== =X AL, |—|.
"y 02_s stm (I—AGRJ (A.13)
Mit Gleichung (A.10) folgt:
L, 1 3 1
Aoy =4 Xo, g o, (I—AGRJ_/% Xpy 5 4,762 (I—AGR] (A.14)

Die Sauerstoffkonzentration xo2 s und das Sauerstoffverhéltnis Ao, konnen bei Annahme
vollstindiger Verbrennung auch direkt aus der AGR-Rate und dem Luftverhéltnis A
berechnet werden, wofiir im Folgenden eine Gleichung hergeleitet wird.

Das Luftverhiltnis betrégt:

mg

1=
m, L. (A.15)
Das Sauerstoffverhéltnis betrigt:
m
1= 02§
02 m, O, (A.16)

mit Ly = my/mp und Og = moos/mMg.

Die O,-Masse im Abgas mo, a ergibt sich bei vollstindiger Verbrennung als Differenz
der insgesamt zugefiihrten Sauerstoffmasse mo, s = Ao mg Oy und der fiir stochiometri-

sche Verbrennung notwendigen Sauerstoffmasse mp Oy zZu
Mos 4 :(ﬂ“oz _1) my O, . (A.17)

Vernachldssigt man eine Wasserabscheidung, ist der Massenanteil des Sauerstoffs im
riickgefiihrten Abgas wo, r gleich dem Massenanteil im Abgas wos a
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Moy g _ My, y
Wor r = =Wor 4= . (A.18)

mpy - m,

Weiter gelten fiir Sauerstoff und fiir die Gesamtmasse folgende Massenbilanzen:

Moy s =Moy | T Moy (A.19)
my=m;+mp+np (A.20)
Setzt man (A.17) und (A.20) in (A.18) ein, ergibt sich

Mos 4 (ﬂoz_l) my O, My, g
Wo2 4= = =

m, m; +my +myg mpg

Mit dieser Gleichung und (A.19) und (A.16) folgt:

Mo, 1 m
Aos = 0 — + . (ﬂoz _1)
st mB mL +mR +mB

Daraus  folgt mit der  massenbezogenen  Definition der  AGR-Rate
AGR = mg/(mg+mg), mit der Sauerstoffmasse in der =zugefiihrten Luft
mo2 . = Wo2 L mr, mit Gleichung (A.15) sowie Og/Ls = Woz 1. nach einigen Umformun-

gen
A-X AGR ;
Ay = —n mit X = — "
1-X | 4 1Z4GR (A.21)
AL,

Bei gleichem Druck und gleicher Temperatur ist die mit und ohne Abgasriickfiihrung
dem Zylinder zugefiihrte Molmenge an Gas konstant. Gleiches gilt fiir die zugefiihrte
Masse, wenn die Gaskonstante, das heiflt, die Molmasse von Luft und Abgas gleich ist.
Daraus ergibt sich sowohl mit AGR als molbezogener AGR-Rate als auch mit AGR als
massenbezogener AGR-Rate, im letzten Fall unter der Voraussetzung gleicher Molmasse
fiir Luft und Abgas, sowie mit Gleichung (A.12) bzw. (A.15) und der Definition der AGR
Rate, folgende Formel:

A=A ppeacr (1 - AGR) (A.22)

Dabei ist Aomeacr das Luftverhiltnis, das ohne AGR bei gleichem Druck und gleicher
Temperatur vorliegen wiirde. Mit dieser Gleichung sowie Gleichung (A.21) und Glei-
chung (A.14) kann berechnet werden, wie sich das Luftverhéltnis, das Sauerstoffverhilt-
nis und die Sauerstoffkonzentration im Saugrohr dndern, wenn die AGR-Rate variiert
wird (Bild A.2).

* Wird als Definition der AGR-Rate AGR = mg/(m; + mg + mjg) verwendet, vereinfacht sich Gleichung
(A.21) zu hop = (A - AGR)/(1-AGR).
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» ohne AGR = 1,25
A ohne AGR =2,0
» ohne AGR = 3,0
L ohne AGR = 4,0
A ohne AGR =5,0

ERRE
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Bild A.2: Einfluss der Abgasriickfiihrung auf das Luftverhdltnis, das Sauerstoffverhdltnis und die
Sauerstoffkonzentration im Saugrohr

A2 Berechnung der Ziindtemperatur

Zur Berechnung der Ziindtemperatur fiir die Cool- und die Hot-Flame-Verbrennung wird
zunichst aus dem Heizverlauf jeweils der Kurbelwinkel und damit das Brennraumvolu-
men ermittelt, bei dem die Cool- und die Hot-Flame-Verbrennung beginnen. Die
Berechnung der Ziindtemperatur erfolgt aus dem gemessenen Druckverlauf fiir das
jeweilige Brennraumvolumen bei Ziindbeginn mit der Gleichung fiir das ideale Gas

pV
r=-——. (A.23)

R m

Die Gaskonstante berechnet sich wie in Kapitel 5.5 beschrieben. Dabei wird beriicksich-
tigt, dass bei der Cool-Flame-Ziindung ein Gemisch aus Luft und Kraftstoff vorliegt,
wobei allerdings der Unterschied zu reiner Luft gering ist (1,4% bei A = 3,5). Fiir die
Berechnung der Ziindtemperatur der Hot-Flames trifft der Ansatz aus Kapitel 5.5 nicht
mehr zu, so dass die Unsicherheit fiir die Ziindtemperatur der Hot-Flames grof3er ist. Es
ist ndamlich nicht bekannt, wie stark sich die Gaskonstante bei der Cool-Flame-
Verbrennung dndert (bei gednderter Molmasse M édndert sich die Gaskonstante entspre-
chend R=R/M, mit R als universeller Gaskonstante).
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Die Gasmasse m setzt sich ohne Abgasriickfithrung zusammen aus der zugefiihrten
Frischluftmasse m; (Messung Luftuhr), aus der eingespritzten Kraftstoffmasse (aus der
Kraftstoffverbrauchsmessung) und aus der Restgasmasse. Fiir die Restgasmasse wird
nidherungsweise angenommen, dass sie der Masse entspricht, die sich ergibt, wenn das
Kompressionsvolumen mit Abgas mit der gemessenen Abgastemperatur bei dem
gemessenen Druck im Gaswechsel-OT gefiillt ist.

Fiir die Versuche mit Abgasriickfiihrung (Kapitel 6.4) wurde die Ziindtemperatur nicht
mit Hilfe der Gleichung fiir das ideale Gas berechnet, da zur Bestimmung der Gesamt-
masse auch die bei Abgasriickfiihrung riickgefithrte Masse mg = AGR/(1-AGR) mg
benotigt wird, die nicht mit der fiir diesen Fall hinreichenden Genauigkeit bestimmt
werden konnte, da dies eine Messung der AGR-Rate mit einer Genauigkeit im Bereich
von unter 2% erfordert hitte. Die Berechnung der Ziindtemperatur fiir die Cool-Flame-
Verbrennung erfolgte hier durch Bestimmung des Polytropenexponenten n zwischen 140°
v. OT und dem Ziindbeginn aus dem gemessenen Druckverlauf mit Hilfe der Gleichung

_In(py/p)

n(V/7,) (A.24)
und der anschlieBenden Berechnung der Temperatur mit diesem Polytropenexponenten
mit

V n—1
T= %(70) . (A.25)

Die Temperatur Ty (bei 140° v. OT) wird fiir den Fall ohne AGR aus Gleichung (A.23)
bestimmt. Es wird angenommen, dass mit AGR sich diese Temperatur nicht dndert, da
die Temperatur im Saugrohr (nach Vermischen von Luft und riickgefiihrtem Abgas)
konstant gehalten wurde sowie die Abgastemperatur und damit die Restgastemperatur
sich fast nicht gedndert hat. Auf die Bestimmung der Ziindtemperatur der Hot-Flame-
Verbrennung wurde hier verzichtet, da Gleichungen (A.24) und (A.25) wegen der Cool-
Flame-Verbrennung nicht mehr angewandt werden konnen.

A3 Berechnung des Umsetzungsgrads

Der Umsetzungsgrad ny kennzeichnet die Vollstdndigkeit der Verbrennung. 1-ny gibt an,
welcher Anteil der zugefiihrten Kraftstoffenergie in den Produkten der unvollstindigen
Verbrennung im Abgas enthalten ist:
{ B ZmiHui

My = m, Hu (A.26)
mit m; Masse und Hu; Heizwert der im Abgas vorhandenen Komponente der unvollstén-
digen Verbrennung (HC, CO, Partikel (Ruf3), H,). Hier werden nur HC und CO beriick-
sichtigt, woraus folgt



129

7y =1 _( Myc Huye n Mmoo Hug J

my, Hu m, Hu (A.27)

mit Huco = 10.1 MJ/kg und Huyc = Hu (unterer Heizwert des Kraftstoffs) nach /3/.

A4 Berechnung der Brenndauer

Als Brenndauer wird in dieser Arbeit der Kurbelwinkelbereich zwischen 20 und 90%
Energiefreisetzung definiert. In der Literatur wird demgegeniiber fiir die Beschreibung
der konventionellen Verbrennung oft ein Bereich ab 5% oder 10% Energiefreisetzung
zugrunde gelegt. Der Bereich 20 — 90% Energiefreisetzung wurde hier gewéhlt, damit die
Cool-Flame-Verbrennung nicht mehr in der Brenndauer enthalten ist. Der Wert fiir die
Brenndauer soll die Geschwindigkeit der Hauptenergiefreisetzung (Hot-Flame-
Verbrennung) charakterisieren und nicht durch die langsame Cool-Flame-Verbrennung
und die Pause zwischen Cool- und Hot-Flame-Verbrennung beeinflusst werden.
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