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Zusammenfassung

Schwerdlbetriebene Grofsdieselmotoren unterliegen strengen Emissionsvor-
schriften, deren Anforderungen in Zukunft weiter steigen werden. Zur Unter-
stiitzung des Entwicklungsprozesses hinsichtlich emissionsdrmerer und wirt-
schaftlicherer Motoren nimmt daher die dreidimensionale Verbrennungssi-
mulation einen immer groferen Stellenwert ein.

Da die Entwicklung kommerziell verfiigbarer CFD-Simulationsprogramme
sehr stark von der Automobilindustrie vorangetrieben wird, sind die daraus
resultierenden Simulationsmodelle in der Regel fiir schnelllaufende Dieselmo-
toren konzipiert und validiert. Im Rahmen dieser Arbeit wurde versucht, das
CFD-Simulationsprogramm KIVA3V-Release2 (KIVA3V) an die Besonder-
heiten schwerdlbetriebener Grofsdieselmotoren anzupassen. KIVA3V bietet
einen offenen Quellcode und ist speziell fiir die Simulation der dieselmotori-
schen Verbrennung mit Hilfe sogenannter Sektornetze geeignet.

Schwerpunkt der Arbeit bildete die Entwicklung eines Kraftstoffmodells, das
die grofe Bandbreite mariner Kraftstoffeigenschaften abbilden kann. Dar-
{iber hinaus wurden drei neue Ersatzkraftstoffe fiir Marine Gas Ol, Marine
Diesel Ol und Schwerdl in KIVA3V implementiert. Die Modelle fiir Spray-
aufbruch, Verdampfung, Verbrennung und Emissionsbildung wurden mit den
neuen Ersatzkraftstoffen untersucht und anhand von Messergebnissen einge-
stellt. Die abschliefsenden Simulationen von Motorbetriebsvarianten wurden
ohne Modifikation der Modellparameter durchgefiihrt und die Ergebnisse den
Messungen gegeniibergestellt. Im Fokus der Untersuchungen standen dabei
qualitative wie quantitative Ubereinstimmung der Druck- und Brennverliu-
fe, aber auch NOx- und Ruftemissionen im Vergleich zu gemessenen Daten.

Wie die Ergebnisse der vorliegenden Arbeit zeigen, kann die dreidimensiona-
le Verbrennungssimulation einen wertvollen Beitrag zur Weiterentwicklung
schwerolbetriebener Grofsdieselmotoren liefern. Es konnte der Nachweis er-
bracht werden, dass fiir die Verbesserung der Qualitat der Simulationsergeb-
nisse die Kraftstoffeigenschaften einbezogen werden miissen.



Abstract

Heavy fuel oil driven medium speed diesel engines are subject to strict emis-
sion regulations which further will rise in the future. The three-dimensional
CFD-combustion simulation is a useful tool for supporting the development
of cleaner and more efficient diesel engines. Hence, the use of combustion
simulation tools gets more and more important in the engine development
process.

Today’s available simulation tools are mainly pushed by the automotive in-
dustry. So, these codes are designed and validated for high speed diesel en-
gines. The aim of the presented thesis was to customize the CFD-simulation
code KIVA3V-Release2 (KIVA3V) for the requirements of heavy fuel oil
driven medium speed diesel engines. KIVA3V is an open source code simu-
lation tool and is specially designed for three-dimensional diesel combustion
simulation with so-called sector grids.

Main focus of the work was the development of a fuel model which is able
to reproduce the wide range of marine fuel properties. Additionally, three
new surrogate fuel models for marine gas oil, marine diesel oil and heavy fuel
oil were implementend into KIVA3V. Available models for droplet break-up,
evaporation, combustion and emission formation were tested and adjusted
with the new fuel models and results were compared with measurements. Fi-
nal validation simulations for different engine variations were done without
any parameter adjustment. The comparison of measurement and simulation
place emphasis on qualitative and quantitative results of pressure, heat re-
lease and emission formation concerning NOx and soot.

The presented results demonstrated that three-dimensional combustion sim-
ulation can contribute to the developments of heavy fuel oil driven medium
speed diesel engines concerning future emission regulations. Finally, it was
shown that it is necessary to consider marine fuel properties for increasing
the quality of simulation results.
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Kapitel 1

Einleitung und Zielsetzung der
Arbeit

1.1 Hintergrund

Schadstoffe, Feinstaub und COs-Ausstol bzw. Verbrauch stehen fiir den au-
tomobilen Verkehr schon seit Jahren zur Diskussion. In letzter Zeit wird
immer ofter auch die Schifffahrt in diese Diskussion einbezogen. Obwohl
die Schifffahrt zu 90% zum weltweiten Warentransport beitragt, verbraucht
sie lediglich 3% des gesamten Energiebedarfs der Weltbevolkerung. Aller-
dings tragen die Emissionen schwerdlbetriebener Grofsdieselmotoren, gerade
in Kiistenndhe und in Héfen, in hohem Mafse zur Schadstoffbelastung der
Luft bei. Abbildung 1.1 zeigt die Daten einer Studie des Umweltbundesam-
tes vom Dezember 2004 [1], aus der hervorgeht, dass in Liibeck-Travemiinde
rund 75% der Gesamtbelastung an Stickoxiden und ca. 98% der Schwefe-
loxide durch die Abgase der Schifffahrt bedingt sind. Neben Schwefel- und
Stickoxiden tragt jedoch auch Ruf bzw. Asche in erheblichem Mafse zur Luft-
belastung in Héafen bei.

Strenge Umweltschutz-Richtlinien der ,International Maritime Organization®
(IMO), der hohe und immer weiter steigende Olpreis sowie Anforderungen
der Kunden an die Langlebigkeit der Motoren treibt die Motorenhersteller
zur stetigen Verbesserung ihrer Produkte. In der Automobilindustrie wird
zu diesem Zweck bereits seit Jahren die dreidimensionale, numerische Ver-
brennungssimulation erfolgreich eingesetzt. Mit ihr lassen sich schnell und
kostengiinstig neue Entwicklungen am Computer testen um so die vielver-
sprechendsten Varianten fir spétere reale Tests zu selektieren. Vor allem in
Bezug auf die Brennraumgestaltung und Kraftstoffeinspritzung ist die dreidi-
mensionale Verbrennungssimulation aus der Motorenentwicklung nicht mehr
wegzudenken.
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Abbildung 1.1: COs-, SOs- und NOx-Emissionen der einzelnen Verkehrs-

sparten bezogen auf die Gesamtemission in Liibeck-Travemiinde [!]

1.2 Motivation und Aufbau der Arbeit

Bei der dieselmotorischen Simulation spielte in den letzten Jahren die Auto-
mobilindustrie eine Vorreiterrolle. Hier wurden immense Anstrengungen un-
ternommen, um die Simulationsergebnisse aussagekraftiger und belastbarer
zu machen. Die Grofidieselmotorenhersteller haben von dieser Entwicklung
zwar profitiert, eigene Anstrengungen bei der Entwicklung neuer Modelle
und Verfahren waren aber selten. So sind gingige CFD-Simulationscodes
meist nur fiir schnelllaufende Dieselmotoren aus dem Kfz-Bereich validiert.
Bei der Simulation schwerdlbetriebener Grofdieselmotoren, mit den fiir die
Automobilindustrie validierten Simulationswerkzeugen, ist die Qualitit der
Ergebnisse jedoch noch nicht zufriedenstellend.

Ziel dieser Arbeit war es daher, die Qualitdt der Simulationsergebnisse, un-
ter anderem des Zylinderdruck- und des Brennverlaufes sowie der Schad-
stoffemissionen, von mittelschnelllaufenden Groftdieselmotoren im Schwerdl-
betrieb deutlich zu verbessern. Ausgehend von einem bereits existierenden
Simulationsprogramm sollten dazu die vorhandenen Untermodelle an die
Besonderheiten mittelschnelllaufender Grofsdieselmotoren angepasst werden.
Zuséatzlich musste die Moglichkeit gegeben sein, eigene Unterprogramme in
das Simulationsprogramm implementieren zu koénnen.

Der Schwerpunkt der Arbeit lag auf der Entwicklung eines Kraftstoffmodells,
das die grofse Bandbreite mariner Kraftstoffeigenschaften abbilden kann. Zu-
dem mussten neue Ersatzkraftstoffe fiir Marine Gasol (MGO), Marine Die-
selol (MDO) und Schwerdl (HFO - Heavy Fuel Oil) in das Programm imple-
mentiert werden. Die bereits vorhandenen Unterprogramme fiir Turbulenz,
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Strahlausbreitung, Verdampfung, Ziindung, Verbrennung und Emissionsbil-
dung sollten iiberpriift und gegebenenfalls angepasst oder weiterentwickelt
werden.

Zur Validierung des Gesamtmodells konnte auf einen breiten Datenbestand
vorliegender Messungen fiir den 11.32/40 bzw. 11.32/44 Testmotor der MAN
Diesel SE zuriickgegriffen werden. Optische Untersuchungen von Vorgéangen
im Brennraum waren bei MAN Diesel SE nicht verfiigbar. Hierfiir wurde
auf Daten aus der Literatur zuriickgegriffen. Bei der Validierung wurde vor
allem auf die qualitative wie quantitative Ubereinstimmung von Simulation
und Messung hinsichtlich Druck- und Brennverlauf, jedoch auch in Bezug
auf NOx- und Rufiemissionen Wert gelegt.

Zum Nachweis der Giiltigkeit des weiterentwickelten Simulationsprogramms,
wurden unterschiedliche Variationen des Testmotors 11.32/40 bzw. 1L32/44
ohne Verénderung der Programmeinstellungen nachgerechnet und die Simu-
lationsergebnisse mit den Messungen verglichen.

14



Kapitel 2

Stand der Technik

Die numerische Simulation der Verbrennung im Dieselmotor wird bereits
seit mehr als 30 Jahren als wichtiges Werkzeug in der Motorenentwicklung
angewendet. Trotz der noch recht hohen Simulationsungenauigkeiten auf-
grund unzureichender Simulationsmodelle ist sie aus dem Entwicklungspro-
zess nicht mehr wegzudenken. Durch sie lassen sich Parameterstudien am
Verbrennungsprozess schnell und kostengiinstig durchfithren und so Riick-
schliisse auf die Realitét ziehen. Bei den Simulationswerkzeugen haben sich
drei Kategorien entwickelt, deren Anwendung von der Art der gewiinschten
Information abhéngig ist. Mit zunehmender Komplexitdt und Anforderung
an die Computerleistung sind dies die thermodynamischen (nulldimensiona-
len), die phéanomenologischen (quasidimensionalen) sowie die multidimensio-
nalen Modelle, die im allgemeinen als CFD-Simulation bekannt sind [2].
Bei der multidimensionalen CFD-Verbrennungssimulation von direkteinsprit-
zenden Dieselmotoren versucht man alle Teilprozesse des Verbrennungsvor-
gangs wie Kolbenbewegung, Wandwirmeiibergang, Einspritzung, Sprayaus-
breitung, Verdampfung, Ziindung, Verbrennung und Emissionsbildung in
Modellen abzubilden. Die gesamte Simulation stiitzt sich dabei auf ein Be-
rechnungsgitter, das die Geometrie des Brennraums wiedergibt und sich der
Bewegung des Kolbens anpasst. In der CFD-Simulation werden in den Git-
terpunkten die Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Impuls und Energie, die
im allgemeinen Navier-Stokes-Gleichungen genannt werden, gelst. Zuséitz-
lich miissen noch die Gleichungen der benétigten Untermodelle und daraus
resultierende Quellterme beachtet werden. Diese hohe Detailgenauigkeit der
dreidimensionalen CFD-Simulation geht zu Lasten der Berechnungszeit, die
bei null- oder quasidimensionalen Simulationswerkzeugen sehr viel geringer
ist.

Abbildung 2.1 zeigt den Stand der Technik von 2001 fiir die dreidimensiona-
le CFD-Verbrennungssimulation, der prinzipiell auch heute noch Giiltigkeit
hat. Auf die in der Abbildung genannten Aspekte fiir die dieselmotorische
Verbrennung wird im Folgenden eingegangen.
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Abbildung 2.1: Stand der Technik von 2001 fiir die CFD-Verbrennungssimu-
lation [3]

Numerische Losungsverfahren

Fiir die numerische Losung der Navier-Stokes-Gleichungen sind unterschied-
liche Integrationsverfahren anwendbar. Da die Gleichungen sowohl fiir lami-
nare als auch turbulente Stromungen giiltig sind, ist die genaueste aber auch
aufwéindigste Losungsmethode die Direkte Numerische Simulation (DNS).
Sie berechnet ohne Verwendung eines Turbulenzmodells die Navier-Stokes-
Gleichungen. Die raumliche Diskretisierung muss dabei so fein sein, dass
die kleinsten, moglichen Wirbel der Stromung aufgeldst werden kénnen. Mit
steigender Reynold-Zahl steigen die Anforderungen an die rdumliche und
zeitliche Diskretisierung. Der Grad der Diskretisierung bestimmt dabei den
Berechnungsaufwand. Mit steigender raumlicher Diskretisierung wird mehr
Speicherplatz benétigt, eine hohe zeitliche Auflésung erfordert lange CPU-
Zeiten. Fiir die Simulation hochdynamischer Verbrennungsprozesse in kom-
plexen Brennrdumen heutiger Dieselmotoren ist die DNS daher ungeeignet.
Eine weitaus gebrduchlichere Methode zur Losung der Navier-Stokes-Glei-
chung bei grofen Reynold-Zahlen ist die Large-Eddy-Simulation (LES). Bei
diesem Verfahren werden lediglich die grofsen Wirbel direkt berechnet. Da die
Energie in der Stromung hauptséichlich iiber die grofsen Wirbel transportiert
wird, reicht es nur diese aufzulésen und die kleinen Wirbel iiber ein Tur-
bulenzmodell abzubilden [3]. Dies erlaubt eine wesentlich grobere raumliche
Diskretisierung, was wiederum wesentlich geringere Anforderungen an die be-
notigte Rechnerleistung mit sich bringt. Die Einteilung in kleine und grofie
Wirbel geschieht iiber eine dem Losungsproblem entsprechende Langenskala.
Da bei der LES fiir die kleinen Wirbel nur durchschnittliche Gréfsen, zum
Beispiel iiber ein Reynold-Spannungs-Modell, berechnet werden, hat dies ei-
ne geringere Genauigkeit der Ergebnisse im Vergleich zur DNS zur Folge. Die
Nachteile der LES liegen vor allem in der zu definierenden Léngenskala, die
in Abhéngigkeit von der lokalen Reynold-Zahl sowie dem Berechnungsgitter
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vorgenommen wird. Dariiber hinaus miissen bei der LES, wie bei der DNS,
die Modelle und Einstellungen fiir jeden Fall angepasst werden |2, 3].

Fiir CFD-Simulationen im Ingenieurbereich sind die Reynold-gemittelten
Navier-Stokes-Gleichungen' die géingigste Losungsmethode. Die Navier-Stok-
es-Gleichungen werden bei diesem Verfahren vereinfacht, indem die turbu-
lenten Schwankungen aller Gréfen in einen Mittelwert und einen Schwan-
kungswert aufgeteilt werden. Der daraus resultierende Reynold’sche Term
fiir den Schwankungswert in den Navier-Stokes-Gleichungen wird mit einem
Turbulenzmodell geschlossen. Dabei wird das gesamte instationédre Verhal-
ten der Stromung der Turbulenz zugeschrieben und zeitlich gemittelt [3]. Der
Nachteil dieses Verfahrens ist, dass einzelne Wirbel nicht aufgeldst werden
kénnen und die zur Verfiigung stehenden Turbulenzmodelle nicht fiir jedes
Stromungsproblem qualitativ gleichwertig sind.

Turbulenz

Zur Schlieftung des zugrundeliegenden Gleichungssystems der RANS-Glei-
chungen sind Turbulenzmodelle erforderlich, die im Allgemeinen auf der
Wirbelviskositatshypothese nach Boussinesq aus dem Jahr 1877 [3, 1] ba-
sieren. Die Wirbelviskositatshypothese behandelt die Reynolds-Spannungen
der RANS-Gleichungen in Analogie zu den durch molekulare Viskositét er-
zeugten Spannungen in der Stromung. Die turbulente Wirbelviskositét des
Turbulenzmodells beschreibt dabei die Erhéhung der Viskositét durch turbu-
lente Schwankungsbewegungen. Die Schliefiung der RANS-Gleichungen ge-
lingt iiber die Bestimmung der turbulenten Wirbelviskositat. Die Einteilung
der unterschiedlichen Turbulenzmodelle erfolgt iiber die Anzahl der Glei-
chungen, die zur Bestimmung der turbulenten Wirbelviskosiét erforderlich
sind.

Zu den einfachsten Modellen gehoren die Nullgleichungsmodelle, die auf rein
algebraischen Annahmen beruhen [5] und die Wirbelviskositat als Funktion
der Geschwindigkeitverteilung in der Grenzschicht angeben. Als einer der
bekanntesten Ansétze ist der Prandtl’sche Mischungsldngenansatz zu nen-
nen [6]. Diese Modelle finden hauptséchlich in der Luft- und Raumfahrt An-
wendung und sind vor allem fiir Stromungen mit hohen Geschwindigkeiten
und anliegenden Grenzschichten geeignet [1]. Fiir die Verbrennungssimulati-
on sind diese Modelle ohne Bedeutung.

Ein etwas komplexerer Ansatz sind so genannte Eingleichungsmodelle, die
eine zuséitzliche Gleichung zum Beispiel fiir die turbulente kinetische Ener-
gie 16sen. Aus dieser ergibt sich dann der turbulente Austauschkoeffizient?,
flir dessen Berechnung wiederum algebraische Beziehungen herangezogen
werden miissen [5]. Auch Eingleichungsmodelle sind fiir die dreidimensiona-
le Verbrennungssimulation von Dieselmotoren uninteressant, da sie schnelle

'RANS-Gleichungen - Reynold Averaged Navier-Stokes
2darunter wird meist der Impulsaustausch verstanden
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Anderungen im turbulenten Léngenmaf nicht richtig wiedergeben kénnen [4].
Die wohl bekanntesten Turbulenzmodelle sind Zweigleichungsmodelle |2, 3,
, 7], bei denen zwei zusitzliche, gekoppelte Transportgleichungen fiir die
Schlieffung der Navier-Stokes-Gleichungen verwendet werden. Vor allem das
k-e-Turbulenzmodell ist weit verbreitet. Bei diesem Modell wird die Trans-
portgleichung fiir die turbulente kinetische Energie k£ und die Dissipation
e angegeben. Ausgehend von diesem Modell gibt es in der Literatur zahl-
reiche Modifikationen und Erweiterungen, um das k-e-Turbulenzmodell fiir
den jeweiligen betrachteten Fall zu optimieren [2,5,7,8,9,10,11,12]. Zweiglei-
chungsmodelle werden in nahezu allen CFD-Codes zur Verfiigung gestellt [5].
Speziell das k-e-Turbulenzmodell ist in allen gidngigen Simulationsprogram-
men verflighar und wird vor allem fiir ingenieurstechnische Anwendungen
oft als Standardmodell der CFD-Simulation bezeichnet [6].
Ein grofser Nachteil der Zweigleichungsmodelle ist, dass sie aufgrund ihrer
skalaren Betrachtungsweise die Turbulenz als isotrop annehmen. Dadurch
sind die Normalspannungen, fiir ein betrachtetes Zellvolumen, in alle Raum-
richtungen gleich grofs. Dies hat zur Folge, dass der Geschwindigkeitsvektor,
der von den Normalspannungen abhéngt, nur ungenau abgebildet wird. Vor
allem in Ablose- oder Rezirkulationsgebieten wirkt sich dies aus. Abhilfe
schaffen hier sogenannte Reynold-Spannungs-Modelle, die die Wirbelvisko-
sitat tensoriell beschreiben und so sechs zusétzliche partielle Differentialglei-
chungen 16sen miissen [2,7]. Aufgrund der starken Netzabhéngigkeit und der
hohen Berechnungszeit durch die zuséatzlich zu l6senden Gleichungen, finden
Reynold-Spannungs-Modelle bei der Verbrennungssimulation kaum Anwen-
dung [2,7].
Bei den hier ausschlieflich betrachteten k-e-Turbulenzmodellen wird die Wa-
ndgrenzschicht nicht rdumlich aufgelost, sondern durch sogenannte Wandge-
setze abgebildet. Da eine hohe Gitterfeinheit in Wandnéhe zu sehr hohen
Rechenzeiten und auch zu Instabilitdten im numerischen Integrationsverfah-
ren fithren wiirde, werden der Geschwindigkeits- und Temperaturverlauf in
der Wandgrenzschicht iiber diese Wandgesetze modelliert |2, 7]. Diese sind
meist empirische Funktionen, auf die an dieser Stelle nicht ndher eingegangen
werden soll.

Kraftstoffmodelle

Eine Besonderheit der Simulation von direkteinspritzenden Dieselmotoren ist
die Berticksichtigung der fliisssigen Phase des Kraftstoffs, der in den Brenn-
raum eingebracht wird. Zur Modellierung des Kraftstoffes gibt es verschiede-
ne Ansétze. Zum einen die Verallgemeinerung des Kraftstoffs, indem der Er-
satzkraftstoff auf eine Komponente reduziert wird. Zum anderen die Verwen-
dung eines Multikomponenten-Ersatzkraftstoffs, bei dem der Modellkraft-
stoff aus zwei oder mehreren verschiedenen Komponenten, meist Kohlenwas-
serstoffen, besteht [2].
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Der Einkomponentenersatzkraftstoff hat den Nachteil, dass er die unter-
schiedlichen Kohlenwasserstoffgruppen realer Kraftstoffe nicht abbilden kann.
Die einzelnen Gruppen haben verschiedene Stoffeigenschaften, was vor allem
fiir das Verdampfungs- und Ziindverhalten des realen Kraftstoffes wichtig ist.
Diesem Verhalten kommen die Multikomponenten-Ersatzkraftstoffe besser
nach. Allerdings ist diese genauere Modellierung auch mit einem Mehrauf-
wand an Berechnungszeit verbunden, da fiir jede Kraftstoffkomponente eine
zusétzliche Transportgleichung gelost werden muss. Dariiberhinaus miissen
fiir die Modellierung detaillierte Kraftstoffeigenschaften bekannt sein. Ge-
rade bei marinen Kraftstoffen, insbesondere Schwerdl, sind diese Daten nur
mit grofsem Aufwand zu erhalten, da Schwerdle in ihrer Zusammensetzung
und damit ihren Stoffeigenschaften sehr stark variieren [13, 14].
Eine weitere Moglichkeit fiir die Modellierung der Kraftstoffeigenschaften ist
die Anwendung der kontinuierlichen Thermodynamik. Die kontinuierliche
Thermodynamik definiert dabei das Gemisch der einzelnen Kohlenwasser-
stoffe tiber eine Verteilungsfunktion, die das mittlere Molgewicht als Laufva-
riable enthélt [15, 16].
Fiir die Modellierung mariner Kraftstoffe, insbesondere Schwerdl, gibt es
kaum Literatur. Die vorliegenden Literaturstellen beziehen sich auf Ein- |17,
| oder Zweikomponenten-Kraftstoffmodelle [19], wobei fiir Takasaki [17,
| nicht gesagt werden kann, ob es sich um wirkliche Ersatzkraftstoffe fiir
Schwerdl handelt oder um Standard-Ersatzkraftstoffe fiir Diesel, wie zum
Beispiel Tetradekan.

Kraftstoffeinspritzung und Spraysimulation

Die Sprayausbreitung ist eine der wichtigsten Vorgénge bei direkteinsprit-
zenden Dieselmotoren, da durch sie die Gemischbildung und damit die Ver-
brennung und Schadstoffbildung mafsgeblich beeinflusst wird [20]. Der wohl
wichtigste Aspekt bei der Modellierung der Sprayausbreitung ist die Be-
trachtung des Tropfenaufbruchs, der neben den Stoffdaten des Kraftstoffs
und des umgebenden Gases auch durch die Relativgeschwindigkeit und die
Diisengeometrie beeinflusst wird. Es wird prinzipiell zwischen zwei Trop-
fenaufbruchsmechanismen unterschieden [2]. Als Priméraufbruch wird der
Tropfenaufbruch bezeichnet, der unmittelbar nach Verlassen der Diise, also
im Diisennahbereich, stattfindet. Hier sind die Vorgénge in der Diise und
am Diisenaustritt entscheidend. Als Sekundéraufbruch wird der Tropfenauf-
bruch im Spray bezeichnet. Der Sekundaraufbruch wird durch die Relativge-
schwindigkeit zwischen Kraftstofftropfen und der Luft im Brennraum sowie
durch die Stoffeigenschaften bestimmt [7]. Der Ubergang von Primir- zu
Sekundaraufbruch ist der Zeitpunkt, ab dem sich nach verlassen der Ein-
spritzdiise ein eigenstandiger Kraftstofftropfen gebildet hat.

Fiir die Beschreibung des Priméraufbruchs kénnen verschiedene Verfahren
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bzw. Modelle angewendet werden. Bei der Stromungssimulation nach der
Euler-Lagrange-Methode, bei der die Gasphase nach Euler und die fliissige
Phase nach Lagrange betrachtet wird, ist das wohl einfachste, aber auch eines
der verbreitetsten Priméraufbruchsmodelle das sogenannte Blob-Modell [21].
Bei diesem Modell wird nicht von einem intakten, fliissigen Kraftstoftkern am
Diisenaustritt ausgegangen, wie es in vielen Experimenten beobachtet wur-
de [2,20], sondern von einzelnen Tropfen mit vordefinierter Grofe, die die
Diise mit einer vorgegebenen Geschwindigkeit verlassen. Etwas komplexere
Modelle bilden die Vorgdnge in der Diise ph&nomenologisch ab und ver-
wenden neben der Bernoulli-Gleichung auch empirische Annahmen fiir die
Wandreibung und Tabellen fiir Verlustbeiwerte der Diisen in Abbhéngigkeit
der Diisengeometrie. Als Ausgabewerte werden Durchflufsbeiwert, Spraywin-
kel und Tropfengrofenverteilung wihrend der Einspritzzeit berechnet [20,22].
Auf diese Weise kann der Einfluss der Kavitation in der Diise in Bezug auf
den Durchfluffbeiwert beriicksichtigt werden. Durch die vielen Annahmen
ist bei diesen Modellen jedoch eine aufwéndige Kalibrierung notwendig, um
gute Simulationsergebnisse zu erzielen.

Ein weitaus aufwindigerer Ansatz koppelt die Sprayausbreitungs- mit der
Diiseninnenstromungssimulation unter Beriicksichtigung der Kavitation in
der Diise. Dabei ist zunéchst eine dreidimensionale Diisenstromungssimula-
tion bis zum Diisenaustritt notwendig. Aus den daraus resultierenden Daten
werden dann iiber ein Priméraufbruchsmodell die Tropfeneigenschaften wie
Geschwindigkeit, Tropfengrofse, Temperatur, etc. ermittelt und den Tropfen
aufgeprigt. Im Vergleich zu phénomenologischen Priméaraufbruchsmodellen
kann durch diese Vorgehensweise ein sehr viel realistischeres Sprayverhalten
simuliert werden [23].

Die Simulation mit Euler-Euler, bei der sowohl die gasformige als auch die
fliilssige Phase nach Euler betrachtet werden, findet erst langsam Einzug
in die Sprayausbreitungssimulation, da diese Methode aufgrund der Kopp-
lungsproblematik beider Phasen sehr aufwéndig ist. Zudem wird bei diesem
Ansatz lediglich der Diisennahbereich nach Euler gerechnet und, nach der
Ausbildung einzelner Tropfen, wieder auf die Lagrange-Betrachtungsweise
iibergegangen. Auf diese Weise kann der fliissige Kraftstoffkern am Diisen-
austritt in der Simulation realistisch abgebildet werden. Wie bei der Kopp-
lung der Sprayausbreitungs- mit der Diiseninnenstromungssimulation wird
bei diesem Verfahren ein sehr realistisches Sprayverhalten erzielt.

Der Sekundéraufbruch wird durch Stérungen auf der Tropfenoberflache auf-
grund von aerodynamischen Kréften hervorgerufen [2|. Zur Einordnung der
verschiedenen Arten von Sekundéraufbriichen wird die Weber-Zahl verwen-
det, die das Verhéltnis der aerodynamischen Kraft zur Oberflichenspannung
des Tropfens angibt. Die daraus resultierenden Aufbruchsregime sind in Ab-
bildung 2.2 dargestellt. Praktisch alle Sekundéaraufbruchsmodelle arbeiten
mit der Weber-Zahl [2,24,25,26,27]. Die verschiedenen Sekundéraufbruchs-
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modelle sind meist nur fiir ein oder zwei Aufbruchsregime giiltig und werden
teilweise miteinander kombiniert |2, 24].

Neben dem Tropfenaufbruch ist fir das Spray auch die Tropfeninteraktion,
also Tropfenkollison und -koaleszenz, von Bedeutung. Modelle dazu sind sehr
rar, da sie unter anderem sehr schwer zu validieren sind. In der Literatur wird
meist auf das Tropfenkollisionsmodell von O’Rourke [29] verwiesen.
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Abbildung 2.2: Tropfenaufbruchsregime in Abhéngigkeit der Weber-Zahl [25]

Auch die Tropfen-Wand-Interaktion spielt bei der Simulation der Sprayaus-
breitung von direkteinspritzenden Dieselmotoren eine Rolle. Insbesondere
bei schnelllaufenden Dieselmotoren fiir den PKW-Bereich ist die Tropfen-
Wand-Interaktion ein wichtiger Teil des Gemischbildungsprozesses. Die da-
fiir vorhandenen Modelle sind empirischer Art und bilden in erster Linie die
Vorgénge des Sprayverhaltens bei Wandaufprall ab. Hierbei wird zwischen
Abprallen, Anhaften und Aufbrechen unterschieden [30,31,32]. Manche Mo-
delle beriicksichtigen zudem die Ausbildung eines Wandfilms [33, 341]. Da
die Tropfen-Wand-Interaktion bei mittelschnelllaufenden Grofidieselmotoren
praktisch keine Rolle spielt, wird auf diesen Punkt nicht weiter eingegangen.
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Verdampfung, Ziindung und Verbrennung

Die Modellierung der Verdampfung der Kraftstofftropfen hat einen grofsen
Einfluss auf die Sprayausbreitungssimulation, da durch die Verdampfung die
Tropfenmasse und damit der Impuls des Tropfens abnehmen. Dadurch ist die
Eindringtiefe des Sprays von der Qualitiat des Verdampfungsmodells direkt
abhéngig |2, 35]. Zudem wird durch die Verdampfung die Gemischbildung
und so die Verbrennung stark beeinflusst.

Bei der Erwarmung der Tropfen spielen Warmeleitung, Konvektion und Wér-
mestrahlung eine wichtige Rolle, wobei die Strahlung im Vergleich zur Kon-
vektion vernachlissigt werden kann. Zudem bildet sich eine Grenzschicht aus
Kraftstoffdampf um den Tropfen. Da es aufgrund der mangelnden Rechner-
leistung nicht moglich ist, fiir einen kompletten Kraftstoffstrahl das Stro-
mungsfeld um und in den einzelnen Tropfen zu simulieren, miissen auch
diese Vorginge modelliert werden [2]|. Das bekannteste Verdampfungsmodell
basiert auf den Uberlegungen von Spalding [36] und ist auch als KIVA-II
Modell bekannt. Andere verbreitete Modelle stammen von Dukowicz [37]
oder Abramzon und Sirignano [38]. Allen Modellen gemein ist, dass sie von
einer idealen Kugel ausgehen. Das Dukowicz und das KIVA-II Modell neh-
men zudem einen stationdren Gasfilm um den Tropfen an. Auferdem sind
die Stoffwerte und die Temperatur im Kraftstoff homogen.

Fiir die Beriicksichtigung der Ziindung gibt es mehrere phdnomenologische
Ziindmodelle. Das einfachste basiert auf einer einzelnen Arrheniusgleichung,
die von der Temperatur, dem Druck sowie dem Kraftstoff-Luft-Verhéltnis
abhéngig ist. Fiir die Ziindung bei hohen Temperaturen ist diese Art der
Modellierung zulédssig [39]. Detailliertere Ziindmodelle, die auch fiir niedere
Temperaturen geeignet sind, werden Mehrschrittmodelle genannt. Ein sehr
verbreitetes Mehrschrittmodell ist das Shell-Ziindmodell nach Halstead, das
mit acht Reaktionsschritten inklusive Kettenfortpflanzung, Verzweigungs-
prozessen und Kettenabbruchsreaktionen arbeitet [10]. Aufgrund der Ent-
wicklung neuer Brennverfahren, wie zum Beispiel HCCI?, werden bei neu
entwickelten Verbrennungsmodellen die Ziindung und Verbrennung gekop-

pelt |7, 33].

Bei der Verbrennung im Dieselmotor findet sowohl vorgemischte als auch
turbulente Verbrennung statt. Die Phase der vorgemischten Verbrennung ist
abhéangig von der Ziindverzugszeit und daher in der Regel sehr kurz. Mafge-
bend ist somit die turbulente Verbrennung bzw. die Diffusionsverbrennung.
Bei der Modellierung der Diffusionsverbrennung sind die wohl einfachsten
Modelle in der dreidimensionalen CFD-Simulation die sogenannten Eddy-
Breakup-Modelle. Diese nehmen an, dass Wirbel (Eddys) mit unverbranntem
Gemisch neben Zonen heifsen Abgases zerfallen. Bei vorausgesetzter schneller

3Homogeneous Charge Compression Ignition
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Chemie treten dadurch die einzelnen chemischen Prozesse der Verbrennung
in den Hintergrund und die Durchmischung von verbranntem und unver-
branntem Gemisch bildet den Verbrennungsverlauf. Diese Prozesse laufen
innerhalb der, aus der Turbulenzmodellierung resultierenden, turbulenten
Zeitskala ab und dienen zur Berechnung der Warmefreisetzung |7]. Zu dieser
Modellgruppe zéhlt zum Beispiel das Magnussen-Modell [11] oder das weit-
verbreitete Characteristc-Timescale-Combustion-Modell, meist CTC-Modell
genannt, das neben der turbulenten auch die laminare Zeitskala abbildet.
Die chemische Modellierung der Eddy-Breakup-Modelle ist meist sehr einge-
schréankt und geht von einem chemischen Gleichgewicht aus. Hinzu kommt
eine sehr begrenzte Anzahl an Reaktionspartnern [12]. Dennoch sind diese
Modelle weit verbreitet, da sie sehr stabil arbeiten und nur geringe Anforde-
rungen an die Rechnerleistung haben.

Eine andere Gruppe von Verbrennungsmodellen sind Flamelet-Modelle [13].
Als Flamelets werden die kleinen Flammen zwischen den Reaktionszonen
bezeichnet. Bei diesen Modellen wird die Reaktionskinetik vom turbulenten
Stromungsfeld getrennt betrachtet. Die Reaktionszone bzw. turbulente Dif-
fusionsflamme wird als sehr diinn angenommen und durch Flamelets abgebil-
det. Flamelet-Modelle werden {iblicherweise fiir die Betrachtung detaillierter
Chemie verwendet, wofiir sehr umfangreiche Bibliotheken fiir die bendtigten
Reaktionen zur Verfiigung gestellt werden miissen. Mechanismen mit mehr
als 100 Spezies und 500 Reaktionen kénnen so abgebildet werden. Bei der
Verwendung detaillierter Chemie werden die Ziindvorgédnge sowie die Emis-
sionsbildung durch das Verbrennungsmodell bereits modelliert [6].

Bei Modellen, die auf der ,Probability-Density-Function* (PDF-Ansatz) ba-
sieren, ist der rechnerische Aufwand sehr hoch, da sie den simultanen Effekt
von Chemie und Turbulenz beriicksichtgen [33]. Den Kern des Modells bildet
eine Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion fiir den Mischungsbruch des Gasge-
mischs, die {iber eine Transportgleichung beschrieben wird und sich mit der
Stromung dndert. Fiir den PDF-Ansatz miissen zusétzliche Differentialglei-
chungen gelost werden, um den Mischungsbruch der betrachteten Spezies in
der turbulenten Stromung, mithilfe eines Mittelwertes und der lokalen Vari-
anz zu beschreiben [14]. Der Vorteil liegt in einer genaueren Beschreibung der
Reaktionsraten, die sehr stark von der lokalen Temperatur und damit auch
von den lokalen Temperaturfluktuation abhéngig ist. Alle anderen Verbren-
nungsmodelle kénnen diese genaue Beschreibung nicht liefern. Sie arbeiten
daher mit den gemittelten Werten aus der Turbulenzmodellierung [2].
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Schadstoffbildung

Bei der dieselmotorischen Simulation sind eigentlich nur zwei Schadstoffe von
Interesse, Stickoxide (NOx) und Ruf, fiir die zusétzliche Modelle notwendig
sind.

Bei der Modellierung von NOx hat sich dabei der erweiterte Zeldovich-
Mechanismus [15] fiir die Modellierung der thermischen NOx-Bildung durch-
gesetzt. Er kann als Standard NOx-Modell bezeichnet werden. Da bei der
NOx-Entstehung 80-95% dem thermischen NOx zugeschrieben werden kon-
nen, verzichten viele auf eine detailliertere Betrachtung [39]. Neben dem
thermischen Bildungsmechnisumus gibt es noch drei weitere Arten der NOx-
Entstehung, fiir die von verschiedenen Autoren Modelle vorgeschlagen bzw.
entwickelt wurden. Fiir den Prompt- NOx-Mechanismus, der in fetten Kraft-
stoff-Luft-Gemischen bei geringen Temperaturen wirksam ist, wurde der
Fenimore-Mechanismus entwickelt [16], der Ungenauigkeiten birgt 2] und
daher von zahlreichen Autoren erweitert wurde [33]. Daneben gibt es noch
Kraftstoff- NOx, der durch den im Kraftstoff vorhanden Stickstoff gebildet
wird und ca. 0.3 bis 2% zur NOx-Konzentration beitragt, wie Miller in sei-
nen Untersuchungen gezeigt hat [33]. Neben diesen drei genannten Bildungs-
mechanismen gibt es noch andere Bildungswege, flir die teilweise Modelle
entwickelt wurden. Diese Bildungswege laufen iiber Zwischenprodukte bei
der Stickstoffoxidierung ab. Vor allem die NOx-Entstehung tiber Lachgas
(N20) [39], aber auch HCN oder NHs miissen hier genannt werden [33].

Die Rufbildung ist immer noch ein sehr schwieriges Thema bei der CFD-
Verbrennungssimulation, da die Bildung und Oxidation von Ruf zahlreichen
Faktoren, wie zum Beispiel Temperatur, Druck oder dem Kraftstoff-Luft-
Verhiltnis, unterliegt |2, 33|. Hinzu kommt die Koagulation der Rufteilchen
zu Ruftpartikeln. Bei der Modellierung der Rufsbildung und Oxidation wurde
von Hiroyasu ein phianomenologisches 2-Schritt-Modell entwickelt, das tiber
zwei Arrheniusgleichungen die Bildungsrate bzw. Oxidationsrate des Rufles
beschreibt [17]. Nagle und Strickland-Constable ergénzten das Modell, vor
allem um die Rufsoxidation genauer abzubilden [13]. Zahlreiche andere Auto-
ren erganzten oder erweiterten den 2-Schritt-Mechanismus [33]. Schubinger
beispielsweise ergénzte die Oxidationsrate des Rufes durch den Einfluss der
turbulenten Zeitskala [2].

Fusco entwickelte ein Rufi-Modell mit einem 8-Schritt-Mechanismus, der die
Bildung, Oxidation und das Partikelwachstum detaillierter abbildet [19]. Bei
den Ruf-Modellen werden, trotz des realistischeren 8-Schritt-Mechanismuss-
es, meist der 2-Schritt-Mechanismus bevorzugt, da diese Modelle mit weit
weniger Aufwand und weniger empirischen Parametern zu durchaus akzep-
tablen Ergebnissen fithren kénnen [2].
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Neue Ansétze zur Ruf-Modellierung gehen von einem Flamelet-Ansatz mit
detaillierter Chemie aus. Diese sind jedoch in ihrer Anwendung hinsichtlich
Anpassung, Stabilitat und Berechnungszeit nicht ganz unproblematisch [7].

Simulation von Grofidieselmotoren

Zur dreidimensionalen Simulation der Verbrennung in schwerdlbetriebenen,
mittelschnelllaufenden Groftdieselmotoren ist nur sehr wenig Literatur ver-
fiigbar. Die wenigen Textstellen, die sich mit Simulation, Schwerdl und Grofs-
dieselmotoren beschéftigen, zielen meist nur auf Teilgebiete des Verbren-
nungsprozesses ab. Zur Sprayausbreitung und Verbrennung von Schwerdl hat
Takasaki |17, 18] sehr umfangreiche Untersuchungen an Spraykammern und
Forschungsmotoren gemacht, die er teilweise mit CFD-Spraysimulationen
unterstiitzte. Goldsworthy [19] hat sich ebenfalls mit der Simulation der
Verbrennung von Schwerdl beschéftigt, bezog sich jedoch in ihren Unter-
suchungen hauptséichlich auf einen Fuel-Ignition-Analyser (FIA), der fiir die
Unterschung der Ziind- und Verbrennungseigenschaften von Schwerdlen ent-
wickelt wurde. Bei diesem FIA wird eine definierte Kraftstoffmenge iiber eine
Einlochinjektor in ein konstantes Volumen eingespritzt. Als Indikator fiir den
Ziindverzug und die Verbrennung dient der Druckanstieg im Volumen.

In Bezug auf die Simulation von Grofsdieselmotoren ist vor allem Weisser [50)]
noch zu nennen, der sich mit der dreidimensionalen Simulation der Stickoxid-
bildung von mittelschnelllaufenden Dieselmotoren beschéftigte.
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Kapitel 3

Thermodynamische
Grundlagen und Modelle

Fiir die durchgefithrten Arbeiten wurde der ,Open Source Code* KIVA3V-
Release2 (KIVA3V) verwendet. Das Programm wurde am Los Alamos Na-
tional Labratory der University of California entwickelt [51,52,53]. Das En-
gine Research Center (ERC) der University of Winsconsin implementierte
zusatzliche Modelle, die die Qualitat der dieselmotorischen Simulation ent-
scheidend verbesserten. Zum besseren Verstdndnis wird in diesem Kapitel
auf die Bewegungsgleichungen sowie auf die fiir die dieselmotorische Simula-
tion verwendeten Modelle eingegangen. Fiir eine vollstdndige Beschreibung
wird auf die vorhandene Literatur verwiesen. Die Validierung der einzelnen
Modelle wird in Kapitel 5 behandelt.

3.1 Die Bewegungsgleichungen der Gasphase

Um die Sprayausbreitung einer Fliissigkeit in einem Gas simulieren zu kon-
nen, miissen die Navier-Stokes-Gleichungen fiir Tropfen und Gasphase be-
rechnet werden. Fiir die Gasphase werden die instationdren Navier-Stokes-
Gleichungen unter Verwendung eines Turbulenzmodells gelost. Zur Zeit ¢
wird daher der Zustand der Gasphase, also Druck, Temperatur sowie die
Massenanteile und Geschwindigkeitskomponenten der betrachteten Spezies,
in Euler’scher Form beschrieben. Fiir die Sprayausbreitung wird die Langran-
ge’sche Betrachtungsweise verwendet, bei der sich das Koordinatensystem,
im Gegensatz zur Euler’'schen Betrachtungsweise, mit den Tropfen mitbe-
wegt [2].

Die Bewegungsgleichungen der Gasphase fiir Masse, Impuls und Energie kén-
nen sowohl fiir laminare, als auch fiir turbulente Stromungen im Unter- oder
Uberschallbereich eingesetzt werden.
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Die Kontinuitatsgleichung fiir die speziesspezifische Dichteinderung =5

ig’;n +V - (pmu) = V - [pDv (’i;”)] A PO (3)
beinhaltet Quellterme fiir Chemie- p¢, und Sprayinteraktion p°. Die Quellter-
me resultieren aus der chemischen Umwandlung der beriicksichtigten Spezies
wahrend der Verbrennung beziehungsweise aus der Verdampfung der Kraft-
stofftropfen. Summiert man Gleichung 3.1 iiber alle Spezies m auf, so erhilt
man die Kontinuitdtsgleichung der Gasphase

gi) + V- (pu)=p°. (3.2)
Bei der Aufsummierung fallen in Gleichung 3.2 der Diffusionsterm sowie der
chemische Quellterm heraus. Durch die Beriicksichtigung aller vorhandener
Spezies sind diese Terme fiir die Massenerhaltung nicht mehr relevant. Le-
diglich der spraybedingte Quellterm flieft aufgrund von Verdampfungsvor-
gidngen der fliissigen Phase ein.

Die Impulsgleichung

9(pu)
ot

+ V- (puu) = =Vp —V(2/3pk) + V-0 + F° + pg (3.3)

beinhaltet den Quellterm F'®, der den Impulseintrag durch das Spray bertick-
sichtigt.

Des weiteren 16st KIVA3V die Gleichung fiir die innere Energie

d(pl . :
(apt)+V-(pu[):—pV-u—V-J+p6+QC+QS, (3.4)

wiederum unter Beriicksichtigung des chemischen Q¢ und durch Sprayinter-
aktion bedingten Quellterms Q.

Zur Losung der Navier-Stokes-Gleichungen sind in KIVA3V zwei verschiede-
ne k-e-Turbulenzmodelle implementiert, das Standard- [51] sowie das RNG-
k-e-Turbulenzmodell [54,55], das von Han und Reitz [56] in KIVA3V imple-
mentiert wurde. Auf beide Turbulenzmodelle wird hier nur kurz eingegangen,
um die Unterschiede zu erldutern. Fiir eine detaillierte Beschreibung wird auf
die angegebene Literatur verwiesen.

Sowohl das Standard- als auch das RNG-k-e-Modell berechnen die turbulente
kinetische Energie k wie folgt

Zq

Dk 0 ok
P = P — pe+ oz, (Makza > ) (3.5)
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mit dem Produktionsterm
2 2
P:ut[S—B(V-u)2}—3V~u. (3.6)

S = 1|V -l ist die Scherrate.
Der Unterschied in der Turbulenzmodellierung liegt in der Dissipationsglei-
chung. Fiir das Standard-k-e-Modell wird die Dissipation € wie folgt definiert

De ¢ 0 Oe
’OE == % (Cel-P - C€2p€) + CESPGV U + 87 <,U/aea> : (37)

Das RNG-k-e-Modell besitzt einen zusatzlichen Term

S(1-n
P ) ()
k—e 1 +ﬁ773 )
der die turbulente Viskositét bei hohen Schergeschwindigkeiten reduziert.

Ry wird iber die turbulente Viskositdt u:, die Scherrate S sowie durch

n = TT—;, dem Verhaltnis von turbulenter Zeitskala 7, = % zur Zeitskala der

Scherrate 79 = 57%, definiert. Fir die Dissipation des RNG-k-e-Modells
ergibt sich demnach folgendes

De_ ¢

"Dt Tk

(3.8)

0 Oe
(Ce, P — Ceype) — pRi—c + CeypeV - u + P ('utae&m> . (3.9)

Neben der Einbindung von Rj_., wurden auch die Konstanten des RNG-
k-e-Modells iiber die RNG-Theorie beschrieben [54,55]. Die Konstante Ces

wurde durch eine Gleichung ergénzt, die die Kompressibilitdt des Fluids
berticksichtigt [57]

~1+42C — 1.5(n — 1) + (=1)°V/6C,Cyn
2 .

n ist darin der Polytropenexponent. Mit § wird das Kronecker-Delta be-
schrieben. Alle Konstanten sind in Tabelle 3.1 angegeben.

Ce?) =

(3.10)

] Parameter \ Caq Cgo Ces Cu oy, (o'F 10 B ‘
Standard 1.44 1.92 -1.0 0.09 1.0 0.769 - -
RNG 1.42 1.68 (Gl. 3.10) 0.0845 1.39 139 4.38 0.012

Tabelle 3.1: Parameter der implementierten k-e-Turbulenzmodelle [56]

Neben der Turbulenzmodellierung sind noch weitere Grofen fiir die Schlie-
fung der Navier-Stokes-Gleichungen notwendig. So werden in KIVA3V die
thermodynamischen Zustandsgleichungen fiir die Gasphase als die eines idea-
len Gasgemisches iiber m-Spezies angesehen

p=RoTY (pm/Wn) - (3.11)
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Der viskose Spannungstensor ¢ wird in folgender Form beschrieben
2
o=p[Vu+ (Vu)'] - g,uVuI , (3.12)
wobei I der Einheitstensor ist.

Die Viskositat setzt sich dabei aus laminarer und turbulenter Viskositat zu-
sammen

=+ (3.13)
Die laminare Viskositéat 3/2
AT
= 3.14
= (3.14)

ergibt sich aus der Sutherland-Formel mit den Konstanten A; und As. Die
turbulente Viskositét )

k
wird direkt aus den Grofen der Turbulenzmodellierung berechnet.
J ist der Warmestromvektor, der sich aus der Summe von Wérmeleitung
und Enthalpiediffusion zusammensetzt

J==KVT - pDY hmV(pm/p) . (3.16)

3.2 Einkomponenten Kraftstoffmodell

Zur Definition der Stoffeigenschaften der fliilssigen Phase ist ein Einkompo-
nenten-Kraftstoffmodell in KIVA3V implementiert. Als Ersatzkraftstoffe die-
nen dabei meist Alkane (C), Ha,42) oder selbstdefinierte Kohlenwasserstoff-
verbindungen, die den thermodynamischen Eigenschaften des realen Kraft-
stoffs weitestgehend entsprechen. Um den verschiedenen Modellen fiir Spra-
yausbreitung, Verdampfung, Ziindung, Verbrennung und Schadstoffbildung
zu genligen, miissen zahlreiche thermodynamische Eigenschaften des Kraft-
stoffes verfiigbar sein, die in einer Bibliothek hinterlegt sind. Die darin ent-
haltenen Tabellen der thermodynamischen Eigenschaften sind lediglich fiir
die fliissige Phase des Ersatzkraftstoffs giiltig und in &quidistanten Tem-
peraturabstdnden bis hin zur kritischen Temperatur des Ersatzkraftstoffs
angegeben.

Thermodynamische Eigenschaften von Kohlenwasserstoffen findet man in
zahlreichen Tabellen und Biichern. Die Daten der in KIVA3V enthaltenen
Kraftstoffe stammen hauptséchlich aus Tabellen von Vargaftik [58]. Andere
wichtige Tabellenbiicher diesbeziiglich sind [59,60,61].
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Die notwendigen thermodynamischen Eigenschaften sind im Einzelnen:

- Molgewicht - Verdampfungsenthalpie
- kritische Temperatur - Dampfdruck

- Bildungsenthalpie - dynamische Viskositét
- Dichte - Oberflichenspannung

- Diffusion in Luft - Warmeleitfahigkeit

- spezifische Enthalpie

Ist der Kraftstoff verdampft, wird dieser in der Gasphase als ideales Gas be-
trachtet. Entsprechend gelten dann die Gesetzméfigkeiten aus Abschnitt 3.1.

3.3 Sprayberechnung

Die Berechnung eines Sprays in einer gasformigen Umgebung ist &ufserst
aufwindig und erfordert die Beriicksichtigung vieler Parameter und physi-
kalischer Vorgénge. Zur Berechnung des Massen-, Impuls- und Energieaus-
tauschs zwischen Gas und Spray miissen die Verteilungen von Tropfengro-
e, Tropfengeschwindigkeit und Tropfentemperatur beriicksichtigt werden.
Dariiber hinaus miissen Oszillation und Verformung der Tropfen sowie der
Tropfenaufbruch berechnet werden. Aufserdem sind Tropfenkollision und Ko-
aleszens nicht zu vernachléssigen.

Bei einem Einspritzvorgang besteht das Kraftstoffspray aus vielen Millionen
Tropfchen mit unterschiedlichen Grofsen und Temperaturen. Da das Losen
der notwendigen Gleichungen fiir jeden einzelnen Tropfen nicht praktikabel
ist, wird in KIVA3V die so genannte Stochastic-Parcel-Methode verwendet,
die auf der Monte-Carlo-Methode basiert. Die Stochastic-Parcel-Methode
reduziert die Anzahl der Tropfen, indem mehrere Tropfen zu einem soge-
nannten Parcel zusammengefasst werden. Die Tropfen eines Parcels haben
identische Eigenschaften. Die Masse des eingespritzten Kraftstoffs wird bei
dieser Approximation beriicksichtigt.

Zur einfacheren Beschreibung des Tropfenverhaltens sind drei Kennzahlen
von besonderer Bedeutung. Im Folgenden ist mit dem Index ¢r die entspre-
chende Grofe auf den Tropfen bezogen.
Die Weber-Zahl,
2L
We = Lt (3.17)

g

ist das Verhéltnis von Tragheitskraft zu Oberflichenspannung. Sie gibt an,
wie sehr der Tropfen deformiert ist.

Die Reynold-Zahl,

r TL
Re = Ptrttrt (3.18)

Ui
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stellt das Verhéltnis von Trégheitskraft zu Zahigkeitskraft des Tropfens dar.
Sie gibt an, wie stark die Tropfenoberfliche gestort ist.
Die Ohnesorge-Zahln

vWe

Oh = "= (3.19)

ist aus der Weber-Zahl und der Reynold-Zahl abgeleitet und beschreibt den
Zahigkeitseinfluss auf die Deformation des Tropfens.

Um das Spray beschreiben zu kénnen wird in KIVA3V eine PDF-Funktion
verwendet. Die Funktion

of o, .dr. o  .dT,

a—Fv:p(f u)"'vu(f a)"{'a(fa)_‘_aj—vtr(f dt

)= fQ(m,u,r, T,) (3.20)

enthélt den Quellterm fQ (x,u,r, T}), der die zeitliche Anderung von f durch
eingespritzte Brennstofftropfchen, Tropfenaufbruch, Kollision, Verdampfung,
Turbulenz, etc. angibt.

Mit der Verteilungsfunktion f kénnen nun die Austauschvorgénge zwischen
Tropfen und Gas beschrieben werden. Zu den Austauschvorgidngen gehoren
die Anderung der Tropfenmasse durch Verdampfung

p°=— / fpurATr? Rygp du dr dTy, (3.21)

die mit Hilfe der Anderung des Tropfenradiuses durch Verdampfung Ryap
berechnet wird. R, wird dabei iiber die Sherwood-Zahl Sh! und den Mas-
senanteil des Kraftstoffdampfes auf der Tropfenoberfliche Y}* sowie den Mas-

senanteil des Kraftstoffes zur Gasmasse Y, = p—pl wie folgt berechnet
DapYy"— 11
Ryap = — ————5h. 3.22
vap 20pr 1— Y (3.22)

Aufberdem gehoren zu den Austauschvorgéngen die in das Gas durch Trop-
fenwiderstand, Massenkréfte und Impulsautausch eingebrachte Kraft

F$=— / fpur[d/3nr*(F — g) + 4772 Ryap u] du dr dTy, (3.23)
der Energieaustausch durch Verdampfung

Q= — / four{Amr* RII;(Tyy) + 0.5(u — v)?]+

4/31r3[C Ty + (F — g) - (u—v — )]} du dr dT}, (3.24)
und die negative Kraftinderung W#, bedingt durch turbulente Wirbel

W = — / fpird/3mr3(F — g) -0 du dr dTy, . (3.25)

!Die Sherwood-Zahl beschreibt das Verhéltnis der effektiv iibergehenden Stoffmenge
zu der durch Diffusion transportierten
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3.3.1 Primaraufbruch

Der Primaraufbruch des Sprays findet bereits in der Diise statt und wird
durch die Turbulenz sowie durch Kavitation in der Diise verursacht. Bei
manchen CFD-Codes gibt es daher die Moglichkeit, die Ergebnisse einer
CFD-Diiseninnenstromungssimulation als Eingangsdatensatz fiir den Trop-
fenaustritt aus der Diise zu verwenden. Das setzt jedoch hohe Anforderungen
an die Gittererstellung und die Zellgréfe im Diisennahbereich voraus, da das
Diisenloch mit einer geniigend hohen Anzahl an Zellen abgebildet werden
muss.

Ein anderes Verfahren den Priméraufbruch zu modellieren, sind phinome-
nologische Modelle, wie das Blob-Modell von Reitz [21], das in KIVA3V
und in vielen anderen bekannten CFD-Codes integriert ist. Das Blob-Modell
gibt lediglich die initialen Tropfeneigenschaften beim Austritt aus der Diise
vor. Dabei werden Tropfen, die sogenannten Blobs, mit einer vordefinierten
Tropfengrofse bzw. Tropfengrofenverteilung iiber einen vorher angegebenen
Spraywinkel in den Brennraum eingebracht, wie es in Abbildung 3.1 darge-
stellt ist. Nachdem die Tropfen die Diise verlassen haben wirkt das Sekun-
déraufbruchsmodell auf den Tropfenaufbruch.

Primar- Sekundar-
auforuch | aufbruch

& |\< (ﬁ

—) Blob

LY, 4

Abbildung 3.1: Schematische Darstellung der Funktionsweise des Blob-Mo-
dells

3.3.2 Sekundiraufbruch

Die Sekundéaraufbruchsmodelle simulieren den aerodynamisch verursachten
Tropfenzerfall. Dieser ist bedingt durch die Relativgeschwindigkeit zwischen
Tropfen und Gasphase. In KIVA3V sind zwei verschiedene Aufbruchsmodel-
le integriert, die ebenfalls in vielen géngigen Simulationsprogrammen imple-
mentiert sind und als die geeignetsten Aufbruchsmodelle gelten. Diese Mo-
delle sind das Kelvin-Helmholtz-Modell, das auch als Wave-Modell bekannt
ist, sowie das Kelvin-Helmholtz/Rayleigh-Taylor-Modell.
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Beim Kelvin-Helmholtz/Rayleigh-Taylor-Modell konkurrieren zwei verschie-
dene Aufbruchsmodelle gegeneinander. Die Modelle unterscheiden sich dabei
in ihrer Art des Aufbruchsmechanismuses, der tiber die Weberzahl definiert
ist.

Kelvin-Helmholtz-Modell

Das Kelvin-Helmholtz-Modell [24] geht von Instabilitdten auf der Tropfeno-
berfliche aus. Diese Instabilitdten in Form von Wellen bzw. Schwingungen
werden durch aerodynamische Krifte, bedingt durch die Relativgeschwin-
digkeit zwischen Tropfen und Umgebung, angeregt. Als Kriterium fiir die
Bildung neuer Tropfen werden iiber den Zusammenhang zwischen Wellen-
linge und Wachstumsrate die Wellen ermittelt, die instabil wachsen. Die
Instabilitdt mit der groften Wachstumsrate fiihrt dabei zur Bildung neuer
Tropfen, in dem der Wellenkamm durch aerodynamische Kréfte abgeschert
wird.

2r

Gas O O

Abbildung 3.2: Schematische Darstellung der Funktionsweise des Kelvin-
Helmholtz-Modells |2]

Die charakteristische Wellenldnge A,

~9.027(1 +0.45v/Oh)(1 + 0.4 Ta%")

A
(1+0.865 Wel:67)0.6

, (3.26)
und die dazugehorige Wachstumsrate €2,
0.34 + 0.385 We'®
0= + A (3.27)
(14 Oh)(1+ 1.4Ta%0 ' pyr
berechnen sich iiber die Taylor-Zahl Ta, die Weber-Zahl We und die Ohne-
sorge-Zahl Oh. Die Taylor-Zahl,

Ta= 22 i —10)? (3.28)
n
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errechnet sich aus der Tropfendichte p, der dynamischen Viskositat 1, dem
Tropfenradius r und der Abmessungen der Instabilitaten (r, r;) sowie deren
Winkelgeschwindigkeit w. Die Taylor-Zahl ist ein Maf fiir die Ausbildung von
Wirbeln bzw. Wellen auf der Tropfenoberflache. Die Ausbildung der Wirbel
reduziert sich mit steigender Viskositét des Kraftstofftropfens.

Die Weber-Zahl We sowie die Ohnesorge-Zahl Oh wurden bereits in Ab-
schnitt 3.3 beschrieben.

Die Zeitskala 7,
~ 0.3788 Byr

QA ’
reprasentiert die Zeitspanne zwischen zwei Tropfenaufbriichen. Der Parame-
ter By wird an das Verhalten des Sprays angepasst und beschreibt nicht-
modellierbare Einfliisse, zum Beispiel die Auswirkungen der geometrischen
Bedingungen in der Diise auf den Tropfenaufbruch.

Die Grofse des neu abgescherten Tropfens ist proportional zum Ausgangs-
tropfen und errechnet sich mit dem Parameter B wie folgt

(3.29)

r = BO A (330)
Fiir die Anderung des Tropfenradiuses ergibt sich somit

dr r—r1
—_— = . 3.31
dt T ( )

Kelvin-Helmholtz- / Rayleigh-Taylor-Modell

Im Gegensatz zum Kelvin-Helmholtz-Modell, geht das Rayleigh-Taylor-Mo-
dell davon aus, dass der Tropfen beim Aufbruch vollstdndig zerbricht. Auch
bei diesem Modell werden Instabilitdten auf der Tropfenoberfliche betrach-
tet, die durch die Abbremsung des Tropfens durch das ihn umgebende Gas
verursacht werden. Das in KIVA3V verwendete Modell ist eine Abwandlung
der urspriinglichen Taylor-Theorie. In der hier verwendeten Version wird die
Annahme getroffen, dass die Wachstumsraten der Instabilitdten linear und
die Viskositdten vernachlassigbar sind [21]. Auferdem werden die Phasen als
inkompressibel angesehen.

Die Beschleunigung a des Tropfens, bedingt durch den Luftwiderstand, wird
iiber die Relation Tropfenwiderstand zu Tropfenmasse ermittelt. Daraus er-

gibt sich die Wellenlédnge
A=2m, /27 (3.32)
api

fiir den Tropfen mit der Oberflichenspannung o und der Dichte p; sowie die
Wellenldange
2a 1a p; /4
o= 22" . 3.33
3 L3o ( )
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Tropfen u

Gas

Abbildung 3.3: Schematische Darstellung der Funktionsweise des Rayleigh-
Taylor-Modells [2]

Die Aufbruchszeit

po Vs [ 8 (3.34)
peCp V 3CpWe

zwischen zwei Aufbriichen wird iiber das Dichteverhéltnis zwischen Tropfen
und Gas sowie iiber die Weberzahl fiir das den Tropfen umgebende Gas er-
mittelt. Dabei ist Cp der Luftwiderstand des Tropfens.

Der Tropfen zerfallt nur, wenn die Wellenldnge A Kkleiner als der Tropfen-
durchmesser ist. Dabei zerfillt er vollstdndig zu neuen, kleineren Tropfen

mit dem Radius 1
ry = §A . (3.35)

Wie bereits erwihnt, konkurrieren beim Kelvin-Helmholtz/Rayleigh-Taylor-
Modell das Kelvin-Helmholtz- und das Rayleigh-Taylor-Modell gegeneinan-
der. Welches Modell von beiden fiir den Sekundéraufbruch Verwendung fin-
det, hiangt dabei zunéchst vom Abstand des betrachteten Tropfens zum Dii-
senaustritt ab.
Dafiir wird die dimensionslose Lénge
Ly

L= I (3.36)
berechnet. L; ist dabei die Entfernung des betrachteten Tropfens vom Dii-
senaustritt. Ly ist die nach Levich berechnete Strahleindringtiefe, die in Ab-
héngigkeit von der Umgebungs- und Kraftstoffdichte sowie dem Diisendurch-
messer dg und dem Parameter C' in KIVA3V wie folgt berechnet wird,

Ly=C,/2d, . (3.37)
Pg

Die nun bekannte Lénge L wird mit dem Paramter L, iiber eine Grofser-
Kleiner-Betrachtung verglichen. Fiir den Fall, dass L kleiner als Ly ist,
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wird ausschliefslich das Kelvin-Helmholtz-Modell verwendet. Im anderen Fall
wird tiber die kleinere Aufbruchszeit bestimmt, ob Kelvin-Helmholtz oder
Rayleigh-Taylor verwendet werden soll.

3.3.3 Tropfenkollision und Koaleszenz

Die Tropfenkollision hat Auswirkungen auf die Tropfendurchmesser und die
Tropfengrofsenverteilung. Durch sie konnen Interaktionsprozesse wie Massen-
, Impuls- und Energieaustausch zwischen Tropfen und Gasphase stark be-
einflusst werden. Daher wird der Tropfenkollision und Koaleszenz bei der
Spraysimulation eine grofse Bedeutung zugeschrieben. Dafiir muss zunéchst
die Wahrscheinlichkeit fiir eine Tropfenkollision berechnet werden. Diese ist
von der Geschwindigkeit, der Bewegungsrichtung und natiirlich der Trop-
fenverteilung im Spray abhéngig. Aus diesen Bedingungen kann abgeleitet
werden, dass die Wahrscheinlichkeit fiir eine Tropfenkollision vom Diisen-
nahbereich zum Sprayrand bzw. zur Sprayspitze hin abnehmen muss [2].

In KIVA3V ist das Tropfenkollisions- und Koaleszensmodell nach O’Rou-
rke [51] implementiert. Dieses beschreibt die Anzahl der Tropfenkollisionen
in einer Gitterzelle und, bei stattfindender Kollision, die Art der Tropfenin-
teraktion.

Dazu wird zunéchst fiir die betrachtete Zelle die Kollisionsfrequenz

Vg = ——7(r1 + o)t (3.38)

Zelle
berechnet. Die Indizes 1 und 2 beziehen sich auf die kollidierenden Parcels
im Zellvolumen V.., wobei sich der Index 2 auf das Parcel mit den klei-
neren Tropfen bezieht. N2 gibt die Anzahl der Tropfen in Parcel 2 an und
r1 und ry sind die Radien der Tropfen, die sich mit der Relativgeschwindig-
keit u,.e; bewegen. Abbildung 3.4 zeigt eine schematische Darstellung zweier
kollidierender Parcel.

Parcel 1 Parcel 2

Abbildung 3.4: Schematische Darstellung zweier kollidierender Parcel
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Uber die Kollisionfrequenz kann schlieglich die Kollisionswahrscheinlichkeit

2
P, = ¢—vat (VA7 (3.39)
n!
berechnet werden, die die Wahrscheinlichkeit fiir n Kollisionen zwischen ei-
nem Tropfen des Parcels 1 mit einem Tropfen des Parcels 2 angibt. Eine
Kollision findet dann statt, wenn die Wahrscheinlichkeit fiir keine Kollision
kleiner ist als eine Zufallszahl zwischen 0 und 1 [51].
Die Interaktion der kollidierenden Tropfen wird wiederum iiber eine Zufalls-
zahl zwischen 0 und 1 gesteuert. Hierfiir wird fiir die betroffenen Tropfen der
kritische Aufschlagparameter by, berechnet, der sich aus dem Tropfenradius,
der Relativgeschwindigkeit zwischen den Tropfen sowie der Oberflichenspan-
nung berechnet. Ist die Zufallszahl kleiner als der kritische Aufschlagpara-
meter, resultiert aus der Kollision Koaleszenz. Liegt der Wert dariiber, tritt
keine Koaleszenz auf [51].

3.4 Verdampfung

Die Verdampfung eines Kraftstofftropfens wird mafsgeblich vom Warme- und
Massenaustausch zwischen den Phasen beeinflusst. In KIVA3V ist das Ver-

dampfungsmodell von Spalding integriert [35, 36], das Konvektion und die
eingebrachte Warme zwischen Tropfen und dem ihn umgebenden Gas be-
riicksichtigt.

Der Warmeaustausch @, zwischen beiden Phasen
Qr = —2mrkyATNu (3.40)

wird mit der Warmeleitfahigkeit kg, der Temperaturdifferenz zwischen Trop-
fen und Gas AT sowie der Nusselt-Zahl Nu berechnet. Letztere ist der ent-
scheidende Term bei der Berechnung des Warmeaustauschs und definiert die
Verbesserung der Warmeleitfahigkeit durch Storungen auf der Oberflache
des Tropfens.

Fiir den Fall eines verdampfenden Tropfens errechnet sich die Nusselt-Zahl
Nu iiber die Reynold-Zahl Re, die Prandtl-Zahl Pr sowie die Spalding-Mas-
senaustausch-Zahl B wie folgt

In(1+ B)
—5

Die Prandtl-Zahl Pry,. gibt dabei das Verhaltnis zwischen kinematischer Vis-
kositdt und Warmeleitfahigkeit an. Die Spalding-Massenaustausch-Zahl B

Nu = (2 + 0.6 Re!/? Pr'/?) (3.41)

_ Wis = Wieo

B
1-— Wf,s

(3.42)
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ergibt sich aus dem Massenanteil des verdampften Kraftstoffs in der Ver-
dampfungszone Wy, wobei sich der Index s auf die Tropfenoberfliche und oo
auf die Region der freien Stromung bezieht.

Der Massenaustausch W4 vom Tropfen mit seiner Umgebung
Wa = 2rnpDagln(B + 1)[2 + 0.6Re/? Sc/?] (3.43)

berechnet sich aus den bereits bekannten Grofsen und dem Diffusionskoeffi-
zienten des Kraftstoffdampfes in Luft Dap sowie tiber die Schmidt-Zahl Sc,
die das Verhéltnis von konvektivem zu diffusivem Stofftransport angibt.
Ausgehend von Gleichung 3.40 leitet Spalding die Energietransferzahl Br ab
Ty — T
— M ) (3.44)
Q stellt in diesem Fall die Gesamtenergie dar, die der Tropfen pro Einheit
der verdampften Masse zugefiihrt bekommt. ¢, ist die spezifische Warmeka-

pazitét des Tropfens bei konstantem Druck. Der Index T' dient lediglich zur
Unterscheidung von der Spalding-Massenaustausch-Zahl B.

3.5 Ziindung

Fir die Modellierung der Selbstziindung von Dieselkraftstoffen ist in KI-
VA3V ein kinetisches Mehrschrittmodell (Shell-Ziindmodell) implementiert
worden. Dieses Modell basiert auf dem Klopfmodell von Shell, welches das
Klopfen im Ottomotor unter hohen Temperaturen und Driicken nachbildet.
Das Ziindmodell modelliert {iber mehrere chemische Schritte die Selbstziin-
dung des Kraftstoff-Luft-Gemischs in einer Zelle. Dabei werden die elemen-
taren Schritte wie Initiierung, Fortpflanzung, Verzweigung und Ausléschung
berticksichtigt [10].

Im Modell werden acht Reaktionsgleichungen mit fiinf verschiedenen Spezies
gelost.

1. RH+ 0Oy — 2R*

2. R* — R* + P + Wéarme
3. R* — R*+ B

4. R* — R*+ Q

5. R* +Q — R*+ B

6. B — 2 R*

7. R* —  Kettenabbruch

8. 2 R* —  Kettenabbruch

RH représentiert den Kraftstoff, Oq ist der Sauerstoff der fiir die Verbren-
nung notwendig ist. R* stellt ein Radikal dar, P sind Oxidationsprodukte
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wie HoO, CO oder COq, Q ist ein instabiles Zwischen- und B ein Kettenver-
zweigungsprodukt.

In Abbildung 3.5 sind die acht Reaktionsgleichungen schematisch dargestellt.
Die Nummern entsprechen der Reihenfolge der Gleichungen.

/Q
@ X
Ketten- . (8)

abbruch \
LN

@

B

|

2K Y4

®
\

Warme-
freisetzung

./
R* <:,@
T

M@ T

A
I

Abbildung 3.5: Schematische Darstellung der Shell-Modell-Reaktionsglei-

chungen

Die Umsetzungsgeschwindigkeiten der Reaktionen werden iiber Arrhenius-
gleichungen angegeben. Die dafiir erforderlichen Parameter wurden aus Mes-
sungen mit dem Ersatzkraftstoff Hexadekan empirisch ermittelt [10]. Die
Verwendung anderer Ersatzkraftstoffe ist bei Anpassung einiger, weniger Pa-
rameter zuldssig.

3.6 Verbrennung

Das Characteristic-Timescale-Combustion-Modell (CTC-Modell), das auch
laminares und turbulentes Zeitskalenmodell genannt wird, wurde fiir KI-
VA3V auf die Besonderheiten der Dieselverbrennung von Kong [12] erweitert.
Es bildet zusammen mit dem Shell-Ziindmodell den komplexen Ziindungs-
und Verbrennungsprozess phianomenologisch ab. Dabei wird ab einer ein-
stellbaren lokalen Gastemperatur und unter Beriicksichtigung des bereits
umgesetzten Kraftstoffs vom Ziind- auf das Verbrennungsmodell gewechselt.

Das Modell gibt die zeitliche Anderung des Massenbruchs Y, einer Spezies
m aufgrund chemischer Umwandlung wie folgt an
dYn, dYy, —dY;>

S m . 3.45
dt Te ( )

Y, ist der momentane, lokale Wert des Massenbruchs fiir thermodynamisches
Gleichgewicht und 7, stellt die charakteristische Zeitskala dar, die bendttigt
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wird, um dieses Gleichgewicht zu erreichen. Die beriicksichtigten Spezies
sind neben dem Brennstoff, Oy, Ng, COo, CO, Hy und H>O. Fiir diese sie-
ben Spezies wird angenommen, dass das Gleichgewicht innerhalb der selben
Zeitskala 7. erreicht wird.

Die charakteristische Zeitskala 7.
Te=T+ [T (3.46)

ist der entscheidende Faktor bei diesem Modell und ist die Summe aus der
laminaren 7; und der turbulenten Zeitskala 7.

Die laminare Zeitskala 7; ist von einer Einschritt-Reaktionsgleichung nach
Arrhenius abgeleitet

7 :A_l[RH]O'75[OQ]_1'5€$p( E

) (3.47)

Der Vorfaktor A sowie die Aktivierungsenergie F ergeben sich aus dem ver-
wendeten Modellkraftstoff.

Die turbulente Zeitskala 7;
T =Cak/e (3.48)

ist proportional zu den Turbulenzgréfsen k und e. Cs ist der bei der Verbren-
nungssimulation einzustellende Parameter.

Die Variable f

1—e™"
= 3.49
/ 0.632 ( )
in Gleichung 3.46 ist eine Funktion der lokalen Zusammensetzung r
Y, Y, Y, Y,
, — 1CO + Yp,0 + Yoo + YH, (3.50)

1—Ya, ’

die den Fortschritt der lokalen Verbrennung im betrachteten Zellvolumen
angibt.

3.7 Emissionsbildung

Bei der dieselmotorischen Verbrennung sind die Stickoxidbildung sowie die
Rufsentstehung und -oxidation von besonderem Interesse, da diese Schad-
stoffe bei der Emissionsgesetzgebung im Vordergrund stehen. Unverbrannte
Kohlenwasserstoffe sowie Kohlenmonoxid ergeben sich direkt aus der Ver-
brennungsmodellierung und werden daher nicht gesondert behandelt.
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3.7.1 Stickoxide

Bei Stickoxiden (NOx) wird zwischen verschiedenen Entstehungsformen bei
jeweils unterschiedlichen lokalen Verbrennungsbedingungen unterschieden:

thermisches NOx

Prompt- NOx

Kraftstoff- NOx

- NOx aus Stickstoffoxid

Bei hohen Temperaturen, die bei der dieselmotorischen Verbrennung anzu-
treffen sind, iberwiegt das thermische NOx mit 80 bis 95% [39]. Daher wird
bei der Verbrennungssimulation oft nur das thermische NOx beriicksichtigt.
In KIVA3V wird dafiir der erweiterte Zeldovich-Mechanismus verwendet [62].
Dieser umfasst drei Reaktionsgleichungen zur NOx-Bildung;:

k _
1. O+Ny &~ NO+N

k _

2. N0y 2~ NO+O
k37+/_

3. N+OH & NO+H

Die Geschwindigkeitskonstanten k,, ,_ werden iiber einen Arrheniusansatz
berechnet
En,-l—/— )
RoT 7
Der Index n bezieht sich auf die erste, zweite oder dritte Reaktionsgleichung
des erweiterten Zeldovich-Mechanismus, jeweils fiir die Hin- (+) und Riick-
reaktion (-) . Eine Ubersicht iiber die in KIVA3V verwendeten Zahlenwerte
gibt Tabelle 3.2. Andere Autoren haben abweichende Werte experimentell
ermittelt. Auf diese wird in Kapitel 5.3 eingegangen.

knt ) = Ap /- TPnt/~exp(— (3.51)

Parameter A B E Quelle
Einheit [ ™% /kmols| [—] [ J/kmol|

k1 + 4.93 - 10%0 0.0472 3.167 - 10% | [63,064]
ki — 3.1-10% 0.0 1.396 - 105 | [64,79]
ko + 6.4 -10° 1.0 2.619-107 | [2,7,39,
ko, — 3.2-10° 1.0 1.6371-10% | [64,65]
[ 3.0-10% 0.0 0.0 [7,60]
ks — 6.76 - 10! —0.212 2.067 - 108 | [63,64]

Tabelle 3.2: Empirische Konstanten der Arrheniusgleichungen zur Berech-
nung der Geschwindigkeitskonstanten fiir die Hin- und Riickreaktionen
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Unter der Annahme eines stationaren Zustandes fiir Stickstoff kann die NOx-
Entstehung wie folgt formuliert werden

GINO] = 2 (0Nl {

1 — [NOJ?/K12[O][No]
1+ k1, [NO]/(k2,+[O2] + k3 +[OH]) } - (3:52)

Die Konstante K15 ist die Gleichgewichtskonstante und ergibt sich wie folgt

_ ki.4/k1—
ko4 [k~
Da das Modell nicht zwischen NO und NOgy unterscheidet, wird die NOx-

Konzentration pro Zelle mit dem Faktor 1.533 multipliziert. Dieser Faktor
ergibt sich aus dem Verhéltnis der molekularen Massen von NO3 zu NO [62].

Kis (3.53)

3.7.2 Ruf
Zur Simulation der Rufbildung und -oxidation kommen zwei kombinierte
Modelle zum Einsatz [62]. Die Rufbildung wird nach Hiroyasu [17] mo-
delliert, die Rufoxidation geschieht iiber einen Ansatz nach Nagele und
Strickland-Constable [48]. Die zeitliche Anderung der Rufmasse
d(m : :
(dtS) = 1sf — Mo (3.54)

errechnet sich dabei aus der Bildungsrate gy und der Rukoxidation riv,.
Die Bildungsrate in Arrheniusform

ESO
Ry

thsp = mpy, AgppCexp(— ) (3.55)
wird mit my, als der Masse des verdampften Kraftstoffs berechnet.

Bei der Rufsoxidation kommt bei Nagele und Strickland-Constable ein em-
pirisches Modell zum Einsatz, das die Oxidationsrate mg, proportional zur
vorhanden Ruftmasse m setzt

6 Wnsc

D (3.56)
S S

Mo =M
Fiir die Rufsdichte ps und die Rufspartikelgrofie Dy werden gemessene, mitt-
lere Werte angenommen. Der Parameter W sc

kApO2

Wi —
vse (1 + kzpo,

) %+ knpoy(1— o) (3.57)

ist die Massenénderung des oxidierenden Rufles bezogen auf seine Oberfla-
che |2].
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Kapitel 4

Anpassung der Modelle

Bei der Simulation schwerdlbetriebener, mittelschnelllaufender Grofidiesel-
motoren miissen einige Dinge beriicksichtigt werden, denen bei der Simula-
tion von schnelllaufenden Dieselmotoren keine oder nur geringe Beachtung
geschenkt werden muss. So bringen allein die geometrischen Abmessungen
des Brennraums Probleme mit sich, die bei kleineren Motoren nicht auf-
treten. Auch hohere Zylinderdriicke und die groffen Mengen eingespritzten
Kraftstoffs sind nicht unproblematisch.

Neben dem Grofenunterschied sind in erster Linie die Kraftstoffe zu nen-
nen, die den Hauptunterschied ausmachen. Bei marinen Anwendungen ist
dies hauptséichlich Schwerdl. Aufgrund der aktuellen COo-Diskussion treten
aber auch zunehmend regenerative Kraftstoffe wie Raps-, Palm- oder Sojadl,
tiberwiegend fiir Stationdrmotoren, in den Vordergrund. Auch Schlachtabfal-
le finden als Nischenkraftstoff Verwendung.

Aufgrund der unterschiedlichen Kraftstoffeigenschaften mariner Kraftstof-
fe und deren Verunreinigungen wie Schwefel oder Asche, insbesondere bei
Schwerdl, werden zusétzliche Emissionen, wie zum Beispiel SOx, bei der
Verbrennung freigesetzt.

Diese Unterschiede bewirken, dass fiir die CFD-Verbrennungssimulation die
im Code vorhandenen Modelle an die Besonderheiten schwerdlbetriebener
mittelschnelllaufender Grofdieselmotoren angepasst oder sogar neue Modelle
implementiert werden miissen. Im folgenden Kapitel werden die im Rahmen
dieser Arbeit durchgefiihrten Anderungen beschrieben. Die Auswirkungen
auf die Simulationsergebnisse werden in Kapitel 5 diskutiert.

4.1 Einfluss des Realgasverhaltens

In KIVA3V wird von einem idealen Gasgemisch ausgegangen. Damit gelten
die thermischen und kalorischen Zustandsgleichungen. Fiir den Druck p, die
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innere Energie I und die spezifische Enthalpie h,, der Spezies m gilt daher

p= ROT%: (5};) , (4.1)

(ry=>% (pm> In(T) | (4.2)
—~\ P

RyT
W
Wie bereits im Vorfeld erwahnt, treten bei Grofidieselmotoren weitaus hohe-
re Zylinderspitzendriicke auf, als es bei schnelllaufenden Motoren der Fall ist.
Die Annahme des Idealgasverhaltens ist daher nicht mehr ausreichend, wie
Abbildung 4.1 verdeutlicht. Beim MAN Diesel SE Versuchsmotor 11.32/40
mit 32 cm Bohrungsdurchmesser und 40 cm Hub liegt der mit Idealgas be-
rechnete Verdichtungsenddruck bei der Annahme eines geschleppten Motors
ca. 5% unter dem gemessenen Druck. Folglich wird in KIVA3V mit der Ide-
algasannahme der Zylinderdruck im Vergleich zur Messung stets unterschrit-
ten.

han(T) = Ln(T) + (4.3)
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Abbildung 4.1: Einfluss des Idealgasverhaltens und der Druckkorrektur nach
Zacharias auf den Verdichtungsenddruck ohne Verbrennung im Vergleich zu
einem gemessen Druckverlauf mit Verbrennung

Um diesen Fehler zu korrigieren, wurde eine Realgaskorrektur nach Zacha-
rias [07] implementiert. Generell wird diese fiir die thermodynamischen Zu-
standsgleichungen folgendermafien ergénzt

p=27- ROT; (5&;) : (4.4)
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1) = 3 () 1)+ L (15)

RoT
hon(T) = Lo (T) + WL + hres - (4.6)

Die Korrekturgrofsen Z, I..s und h,.s sind abhéngig vom Druck und der
Temperatur des Gases sowie von dessen Zusammensetzung. Da KIVA3V mit
einem Gasgemisch bestehend aus mehreren Komponenten arbeitet, wére ei-
ne Implementierung einer entsprechenden thermodynamischen Zustandsglei-
chung sehr aufwindig, da fiir jede Komponente entsprechende Tabellen und
Transportgleichungen implementiert werden miissten. Daher wurde lediglich
fiir die Druckgleichung die Korrektur eingefiihrt. Die Korrekturterme der in-
neren Energie I,.s und der Enthalpie A,.s wurden nicht korrigiert, da diese
aufgrund des Stickstoffiiberschusses von 70% wihrend eines Motorzyklusses
nicht besonders ins Gewicht fallen [67]. Fiir die Druckkorrektur wurde dem-
zufolge das Gasgemisch auf Stickstoff reduziert. Die daraus folgende Glei-
chung fiir den Druckkorrekturfaktor Z ergibt sich demnach in Abhéngigkeit
von Druck und Temperatur wie folgt

Z(p,T)=1+a+ (b+clog(T))p . (4.7)

Die Konstanten a,b und ¢ wurden nach Zacharias [65] abgeleitet. In Abbil-
dung 4.1 ist die Auswirkung der Druckkorrektur auf den Verdichtungsend-
druck dargestellt.

4.2 Anpassung des Turbulenzmodells

Fiir die Simulation von Dieselmotoren mit Direkteinspritzung ist die Strahl-
ausbreitung des Dieselsprays von entscheidender Bedeutung. Durch das Spray
wird bei der Verbrennungssimulation die fiir die Gemischbildung notwendi-
ge Turbulenz in das Simulationsvolumen eingebracht. Das Turbulenzmodell
spielt dabei eine entscheidende Rolle.

Wie in Abschnitt 3.1 bereits erwdhnt, sind in KIVA3V das Standard k-e-
und das RNG-k-e-Turbulenzmodell implementiert. Nach zahlreichen Unter-
suchungen an Gasfreistrahlen [9, 10, 11], die dem Verhalten von Dieselspray
sehr nahe kommen, ist bekannt, dass das Standard k-e-Modell sehr diffu-
siv wirkt und die Strahlaufweitung bei ruhender Umgebung um ca. 30%
iiberschéitzt. Dies fithrt zu einer starken Reduzierung der Strahleindring-
tiefe. Zur Korrektur dieses Problems wurde von Han [12] das RNG-k-e-
Turbulenzmodell in KIVA3V implementiert, das in Abschnitt 3.1 bereits
erldutert wurde. Der zusétzliche Term pRj_. reduziert die turbulente Visko-
sitdt bei hohen Schergeschwindigkeitsgradienten und fiihrt so zu einer gro-
feren Eindringtiefe und reduzierten Strahlaufweitung. Untersuchungen ha-
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ben jedoch gezeigt, dass dieses Turbulenzmodell die Strahlaufweitung unter-
schétzt [69,70] bzw. die Strahleindringtiefe iberschétzt.

Neben einer Erweiterung des k-e-Modells, wie es das RNG-k-e-Modell dar-
stellt, sind in der Literatur noch zahlreiche Modifikationen des Standard
k-e-Turbulenzmodells bekannt, die dem diffusiven Charakter des Modells
entgegen wirken. Diese modifizierten Modelle beruhen auf der Anpassung
der Parameter in der Diffusionsgleichung.

Eine Moglichkeit der Modifizierung stammt von McGuirk und Rodi [71], bei
denen sich der Parameter Cy; fiir die Dissipationsgleichung (Gleichung 3.7
aus Kapitel 3.1) aus der Beziehung der Strahlaufweitung und der Strahlge-
schwindigkeit auf der Strahlachse u.; wie folgt berechnet

Yi/2
Uc]

Ceaq =114-5.31

Vg . (4.8)

Y12 ist der Abstand zur Strahlachse, bei dem die Geschwindigkeit auf die
Halfte der Strahlachsgeschwindigkeit abgesunken ist.
Morse [72] bezieht den Parameter lediglich auf die Anderung der turbulenten
Zeitskala k/e und der abgeleiteten Geschwindigkeit u

k' 3
Ca=14-34 <v : u> . (4.9)
€

Launder [73] setzt den Parameter Cez ebenfalls in Bezug zu y; /o und der
Strahlachsengeschwindigkeit u

Yi/2

0.2
Cey = 1.92 — 0.667 <2u IV - ug| — V- ud]> . (4.10)

cl
Zum besseren Versténdnis ist in Abbildung 4.2 eine schematische Darstellung
eines Gasfreistrahls zu sehen.

Nach Untersuchungen von Pope [10] sind diese Parametermodifikationen je-
doch nur fiir runde Gasfreistrahlen zuléssig, wobei fiir das Standard k-e-
Turbulenzmodell ein konstanter Wert von C.; = 1.60 denselben Effekt lie-
fert. Pope beméngelt bei der Bestimmung von 4.8, 4.9 und 4.10, dass sie
keiner physikalischen Erklirung gerecht werden. Anderungen der Strahlachs-
geschwindigkeit wirken sich hier augenblicklich auf den gesamten Strahl aus.
Pope schlagt daher vor, die Skalenreduktion, die aus der Streckung der tur-
bulenten Wirbelrohren aufgrund des gemittelten Stromungsfelds resultiert,
zu berticksichtigen. Hierzu erweitert er die Dissipationsgleichung um einen
weiteren Term, dessen Konstante jedoch an den jeweils betrachteten Fall
angepasst werden muss und daher nicht allgemeingiiltig ist.

Die fiir diese Arbeit verwendete Anpassung des Paramaters C; = 1.52 wurde
nach der Arbeit von Janicka und Peters [3] gesetzt. Der Parameter wurde aus
dem Mittelwert des Standardwertes Ce; = 1.44 und dem von Pope genannten
Wert C.1 = 1.60 bestimmt.
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Abbildung 4.2: Schematische Darstellung der Strahlgeschwindigkeit eines
Gasfreistrahls

4.3 Kraftstoffe

Wie zuvor erwahnt, konnen zum Betrieb von Grofdieselmotoren viele unter-
schiedliche Kraftstoffe eingesetzt werden. In dieser Arbeit wurden ausschliefs-
lich marine, auf Erddl basierende Kraftstoffe berticksichtigt.

Erdol besteht aus einer Vielzahl verschiedener Kohlenwasserstoffe, die man in
vier Gruppen, ndmlich Alkane (frither Paraffine), Olefine, Naphtene und Aro-
mate, einteilen kann. Diese Gruppen unterscheiden sich in der Art des Mole-
kiilaufbaus und innerhalb dieser Gruppen in der Anzahl der C-H-Atome. Je
nach Grofse der Kohlenwasserstoffverbindungen besitzen diese unterschiedli-
che Siedepunkte zwischen -160°C und 600°C [74]. Zur Gewinnung von Kraft-
stoffen macht man sich diese Eigenschaft zunutze. In der Raffinerie wird
das Erdol zundchst von Fremdstoffen und festen Bestandteilen gereinigt und
anschlieftend separiert. Die wichtigste Form der Separation ist dabei das De-
stillieren, wobei zwischen der atmosphérischen und der Vakuumdestillation
unterschieden wird. Da langkettige Kohlenwasserstoffverbindungen ab ca.
350°C auseinanderbrechen, wird das Destillieren zur Schonung dieser Mo-
lekiile im Vakuum durchgefiihrt. Andere Separationsverfahren sind die Ab-
sorption, Stripping sowie die Extraktion.

Nach der Separation des Kraftstoffs erfolgt die chemische Umwandlung im
Reaktor. Dabei werden die Molekiile in ihrer Zusammensetzung verdndert.
Verfahren dazu sind zum einen das thermische Cracken bei Temperaturen
ab 350°C sowie die Isomerisation. Die chemische Umwandlung dient lediglich
dazu, aus schwersiedenden, also langkettigen, Kohlenwasserstoffen leichtere
bzw. schwerere herzustellen, um so die Menge des ein oder anderen Kraft-
stoffs zu erhohen.

Am Ende des Raffinerieprozesses steht der Reinigungs- und Veredelungs-
prozess. Hier sind vor allem die Entschwefelung sowie die Sdurebehandlung
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zur Reinigung oder Stabilisierung der Brennstoffe zu nennen. Zur Veredelung
werden entweder hohersiedende Brennstoffe beigemengt oder sogenannte Ad-
ditive eingesetzt. Die so gewonnenen Kraftstoffe werden vor allem nach ihrer
Viskositat und Dichte unterschieden.

4.3.1 Marine Gasol

Marine Gasol (MGO - Marine Gas Oil) ist ein Mitteldestillat des Erdoéls
und darf somit keine Riickstandsole enthalten. Schwefel ist in sehr geringen
Konzentrationen vorhanden.

Die Kraftstoffeigenschaften unterliegen internationalen Standards wie der
ISO 8217 bzw. der Einteilung der CIMAC (Conseil International des Machi-
nes A Combustion), die auf der Norm ISO 8217 basiert. Die zuléssigen Werte
der Kraftstoffeigenschaften von MGO sind in Tabelle 4.1 aufgezeigt. MGO
ist eine durchsichtige, gelbliche Fliissigkeit mit geringer Viskositat [75] und
ist vergleichbar mit herkdmmlichem Diesel bzw. Heizol [706].

4.3.2 Marine Dieselol

Marine Dieselol (MDO - Marine Diesel Oil oder MDF - Marine Diesel Fuel)
ist ein schweres Destillat oder ein aus einer Mischung von Destillaten und
geringer Mengen an Riickstdnden bestehender Brennstoff, der ausschliefslich
fiir die Schifffahrt angeboten wird. Fiir die Mischung, die eine bradunliche
bis schwarze Farbe aufweist, wird auch der Name blended MDF verwen-
det [13,75]. Tabelle 4.1 zeigt die Kraftstoffeigenschaften von MDF und blen-
ded MDF.

4.3.3 Schwerol

Bei Grofidieselmotoren wird im Marinebereich hauptséachlich Schwerdl (HFO
- Heavy Fuel Oil) als Kraftstoff verwendet. Schwerdl ist eine Mischung aus
Riickstandsélen und kann als Abfallprodukt bei der Destillation von Rohol
angesehen werden. Daher sind Schweréle erheblich preisgiinstiger als Destil-
late wie zum Beispiel Benzin, Diesel oder Heizol.

Schwerdle sind in der Norm ISO 8217 spezifiziert. Die CIMAC hat auf Basis
dieser Norm eine Einteilung der Schwerdle anhand der physikalisch-chemi-
schen Eigenschaften vorgenommen. Um die ISO 8217 einhalten zu kdénnen,
werden den Schwerdlen in der Regel entsprechende Anteile an Destillaten
beigemischt.

Im Vergleich zu Destillaten haben Schwerdle aufier einer héheren Viskosi-
tét auch eine hohere Dichte, einen hohen Schwefelgehalt sowie einen erheb-
lich hoheren Anteil an unbrennbaren Elementen (Asche). Die Ziind- und
Durchbrenneigenschaften sind erheblich schlechter. Dies ist durch einen ho-
hen Aromaten- bzw. Asphaltengehalt begriindet. Zudem kénnen Wasser und
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feste, verschleiffordernde Partikel im Schwerdl vorhanden sein. Eine Uber-
sicht {iber die grofse Bandbreite der Kraftstoffeigenschaften von HFO kann
Tabelle 4.1 und den Abbildungen 4.3 und 4.4 entnommen werden.

Je nach Herkunftsland des Rohols und in Abhéngigkeit der Destillationsver-
fahren in den Raffinerien kénnen die Eigenschaften und Zusammensetzun-
gen von Schwerdl sehr stark variieren. Durch zunehmend besser werdende
Verfahrensprozesse werden aus Rohdl immer grofiere Mengen an Destillaten
gewonnen, wodurch sich die Qualitdt des Schwer6ls zunehmend verschlech-
tert [13]. Dies hat aufgrund der Zunahme des Aromatenanteils wiederum
eine negativ Auswirkung auf die Ziindwilligkeit des Schwerdls.

Um Schwerdl im Dieselmotor {iberhaupt verbrennen zu kénnen, muss der
Kraftstoff zunéchst aufbereitet werden. Damit werden Verunreinigungen der
unerwiinschten Begleitstoffe wie Wasser oder feste Riicksténde beseitigt bzw.
weitgehend reduziert. Aufgrund der allgemein hohen Viskositdt von Schwer-
0l muss dieses vor der Verwendung vorgewarmt werden, um die notwendi-
ge Einspritzviskositat fiir einen optimalen Motorbetrieb zu erreichen. Die
Temperaturen liegen dabei zwischen 90 und 170°C, je nach Viskositdt des
Kraftstoffs.

| Eigenschaft Einheit | MGO  MDF blen. MDF  HFO |
Dichte @ 15°C__ [k&/m®] | 820-890 900 920 975-1010
Viskositdt @ 40°C [ mm?/q] 1,5-6  2,5-11 4-14 40-700
Sedimentgehalt [Gew.-%] | <0,01 < 0,01 < 0,1 < 0,1
Wassergehalt [Vol.-%)| <005 <03 < 0,3 0,5-1
Schwefelgehalt [Gew.-%| | <15 < 2,0 < 2,0 3.,5-5
Aschegehalt [Gew.-%] | <0,01 < 0,01 < 0,03 0,1-0,2
Koksgehalt [Gew.-%] | < 0,1 <03 <25 10-22

Tabelle 4.1: Maximal zuléssige Werte der Brennstoffeigenschaften fiir MGO,
MDF und HFO [75]

4.3.4 FErweitertes Kraftstoffmodell

Fiir die Erstellung und Implementierung der Kraftstoffmodelle fiir MGO,
MDF und HFO sind detaillierte Stoffwertetabellen notwendig. Die benotig-
ten Daten wurden bereits in Abschnitt 3.2 aufgefiihrt. Diese sind fir MGO,
MDF und HFO zum grofen Teil von ,,Shell Marine Products* zur Verfiigung
gestellt worden und mussten lediglich entsprechend dem Kraftstoff bis zu
dessen kritischer Temperatur extrapoliert werden. Fiir die nicht verfiigharen
Daten wurden Ersatzstoffwerte von Alkanen verwendet, die in ihren Stoff-
werten dem neuen Ersatzkraftstoff am néchsten kamen. Die Daten hierzu
wurden aus der Literatur [58,59,60,61] entnommen.
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Neben der Ergénzung der Kraftstoffbibliothek um die drei neuen Kraft-
stoffen fiir MGO, MDF und HFO musste noch der groften Bandbreite der
Kraftstoffeigenschaften von Schwertlen Rechnung getragen werden. Bei der
Verbrennungs- oder Strahlausbreitungssimulation ist vor allem die Anpas-
sung der Dichte, Viskositat und des Heizwertes je nach verwendetem Schwer-
0l notwendig. Obwohl die Oberflichenspannung, gerade fiir die Sprayaus-
breitung, ein sehr wichtiger und je nach Schwerdl variierender Stoffwert ist,
musste auf eine Anpassungsmoglichkeit verzichtet werden. Aufgrund unzu-
reichender Daten aus Kraftstoffstandardmessungen war es nicht moglich,
eine Anpassungsfunktion abzuleiten. Dariiber hinaus haben spétere Spra-
yausbreitungssimulationen aus Abschnitt 5.1 gezeigt, dass fiir die in dieser
Arbeit verwendeten Aufbruchsmodelle die Oberflichenspannung einen gerin-
geren Einfluss auf den Sekundéraufbruch hat als die Viskositdt oder Dichte
des Kraftstoffs.

Dichteanpassung Die Dichte des Kraftstoffs ist bei der Verbrennungs-
und Sprayausbreitungssimulation fiir die Bestimmung der Einspritzgeschwin-
digkeit von erheblicher Bedeutung. Daher wurde eine Funktion in KIVA3V
implementiert, um die variierenden Kraftstoffdichten bei unterschiedlichen
Vorheiztemperaturen darzustellen. Als bekannte Groéfen miissen lediglich
die Kraftstoffdichte bei 15°C, p15, sowie die Kraftstofftemperatur bei Ein-
spritzung, T in;, bekannt sein. Daraus ergibt sich dann nach der Dichte-
Temperaturabhéngigkeit fiir Mineralole aus DIN 51757 [77] die Dichte des
fliissigen Kraftstoffs

pml(TKznj) — p156(7a15(TK,inj*288.15K)(1+O{150.8AT)) ’ (411)

mit dem thermische Ausdehnungskoeffizient

ars = Ko/pis + K1/p1s (4.12)

der sich aus den Konstanten Ky und K; und der Dichte pi5 bei 15°C be-
rechnet. Die Dichte-Temperaturabhéngigkeit fiir marine Kraftstoffe ist in
Abbildung 4.3 der Dichte von Diesel gegeniibergestellt.

Viskositatsanpassung Fiir die Viskositdtsanpassung wurde eine Routi-
ne implementiert, die, ausgehend von einer gegebenen Viskositdt und Kraft-
stofftemperatur, die notwendige Tabelle fiir die dynamische Viskositét in der
Kraftstoffdatenbank von KIVA3V ersetzt. Dazu wurde die Walter-Gleichung
zur Beschreibung der Temperatur-Viskositdtsabhangigkeit von Mineraltlen
aus der VDI-Arbeitsmappe fiir Mineralolingenieure |78 verwendet. Nach ihr
gilt fiir die kinematische Viskositdt vp,; folgender Zusammenhang

T
log(log(vm1(T2)) + 0.8 = 1g Ig(v1 + 0.8) — 3.44 lg% . (4.13)
1
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Abbildung 4.3: Bandbreite der Kraftstoffdichte in Abhéngigkeit der Tempe-
ratur fiir marine Kraftstoffe und Diesel

Mit der Kraftstoffdichteberechnung nach 4.11 gilt dann fiir die dynamische
Viskositéat
M1 (12) = vin1 (T2) pma (T2) - (4.14)

In Abbildung 4.4 ist die Temperaturabhéngigkeit der dynamischen Viskositét
fiir marine Kraftstoffe dargestellt.

Heizwertanpassung Fiir die Anpassung des Heizwertes wird die Bild-
ungsenthalpie des Kraftstoffmolekiils gedndert. Da es sich um ein Einkom-
ponenten-Kraftstoffmodell handelt, kann hierfiir die Annahme der idealen
Verbrennung verwendet werden. Danach ergibt sich bei der idealen Verbren-
nung von Kraftstoff und Sauerstoff, beispielsweise fiir den Ersatzkraftstoff
Tetradekan,

2 C14Hsg +43 09 — 28 CO9 + 30H50 .

Durch die vollstandige Verbrennung des Kraftstoffs zu COg und HoO kann
demnach die Bildungsenthalpie h?’mlberechnet werden. Dazu miissen ledig-
lich die Bildungsenthalpien fiir CO9 und HsO sowie das Molgewicht W1
und der atomare Anteil n bzw. m des Ersatzkraftstoffs C,H,, bekannt sein.
Daraus ergibt sich dann folgender Zusammenhang

h?,ml == WmlHU?ml + hg’ COq n + 05h2 H20 m . (415)
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Abbildung 4.4: Dynamischen Viskositdt in Abhéngigkeit der Kraftstofftem-
peratur fiir marine Kraftstoffe und Diesel

4.4 Temperaturabhiangigkeit der Kraftstoffdichte

In der Standardversion von KIVA3V wird die Dichte der Kraftstofftropfen
konstant gehalten, obwohl sich diese aufgrund der heiffen Umgebung aufhei-
zen. In der Realitdt nimmt durch die Erwdrmung der Tropfen deren Dichte
ab und das Volumen nimmt aufgrund der Massenerhaltung zu. Das Tropfen-
volumen, in Form des Tropfenradiuses, sowie die Tropfendichte gehen direkt
in die Sekundéaraufbruchsmodelle und das Tropfenkollisionsmodell ein. Dem-
zufolge wurde eine Temperaturabhéngigkeit der Kraftstoffdichte in KIVA3V
implementiert.

Da fiir das erweiterte Kraftstoffmodell die nétige Grundlage bereits vorhan-
den war, wurde die dort verwendete Gleichung 4.11 fiir die Berechnung der
initialen Kraftstoffdichte auch auf die Tropfendichte angewendet. Die Volu-
menzunahme bei sich aufwdrmendem Tropfen ergibt sich dann automatisch
durch die Beriicksichtigung der neuen Tropfendichte.

4.5 Schwerolspezifische Emissionen

Bei den schwerdlspezifischen Emissionen handelt sich es in erster Linie um
Schwefeloxide sowie um Partikelemissionen. Beide Emissionen sind rein kraft-
stoffbedingt und werden durch die Qualitdt der Verbrennung nicht beein-
flusst.
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Schwelfeloxide (SOx) entstehen durch die Verbrennung des im Kraftstoff
enthaltenen Schwefels. Dabei oxidiert dieser in Verbindung mit Sauerstoff
zunédchst zu SO, um dann je nach Luftiiberschuss weiter zu SO3 zu oxidie-
ren |70]

S + Og —  SO9
2509 + 0Oy = 28S0;3.

Bei vorhandenem Wasser bzw. Wasserdampf bildet sich aus dem SOg zu-
néchst schwefelige Saure H2SOj3, die dann mit Sauerstoff zu Schwefelsaure
H>SO4 oxidiert

SO3 + HyO +— HySO3 + O
2 HySO3 + Oy «— 2 HySOy4 .

H2SOy4 (Schwefelsdure) kann unter bestimmten Umstanden zur sogenannten
Nasskorrosion! an Bauteilen im Brennraum fiihren [76].

Die Entstehung von SOx ldsst sich nur iiber die Reduktion des Schwefelan-
teils im Kraftstoff reduzieren. Daher wurde auf die Implementierung eines
entsprechenden Modells im KIVA3V verzichtet.

Die Partikel- bzw. Rufsmessung bei schwerdlbetriebenen Grofsdieselmotoren
ist duferst problematisch. In Abbildung 4.5 wurden im vorliegenden Fall Par-
tikelmessungen an einem Versuchsmotor durchgefithrt. Mittels chemischer
Analysen wurden die Partikelproben in die einzelnen Bestandteile aufgeteilt.
In Abbildung 4.5 sind diese bei unterschiedlichen Lasten und fiir verschiedene
Kraftstoffe dargestellt.

Fir Rufimessungen stehen verschiedene Messmethoden zur Verfiigung. An
dieser Stelle wird ausschlieflich auf die in dieser Arbeit verwendete Filter-
Smoke-Number (FSN) Methode eingegangen. Zur Bestimmung der FSN wird
ein vordefiniertes Abgasvolumen durch einen Papierfilter gedriickt, auf dem
der zu messende Ruf héngen bleibt. Uber diesen mit Ruf beladenen Filter
wird {iber einen optischen Vergleich die FSN bestimmt. Uber die FSN kann
dann die Rufimenge berechnet werden. Unter Rufs wird der elementare Koh-
lenstoff verstanden. Das Problem bei der Rufi- bzw. Partikelmessung ist der
Anteil der Asche, die ebenfalls in dem Filter hdngen bleibt. Sonstige Bestand-
teile, wie zum Beispiel Sulfate, sind in der Regel fliichtig und beeinflussen
die Rufmessung nicht. Aufgrund des hohen Ascheanteils wird eine Aussage
iiber den Ruflausstof, vor allem bei Schwerdlbetrieb, praktisch unmdoglich.
Aus diesem Grund wurde auf ein Modell fiir die Partikelemission verzichtet.

Lauch Niedertemperaturkorrosion oder Kaltkorrosion genannt
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Abbildung 4.5: Anteile der Partikelelemente fiir verschiedene marine Kraft-
stoffe eines mittelschnelllaufenden 4-Takt Dieselmotors (Quelle: MAN Diesel
SE)

4.6 Sektornetzgenerierung

Bei der Verbrennungssimulation von direkteinspritzenden Dieselmotoren wer-
den meist sogenannte Sektornetze verwendet. Bei einem Sektornetz wird
davon ausgegangen, dass sich die einzelnen Dieselstrahlen eines Injektors
identisch verhalten. Dadurch kann der Brennraum auf einen Sektor redu-
ziert werden, mit dem dann nur ein einzelner Dieselstrahl berechnet wird.
Vorder- und Riickseite eines Sektornetzes sind periodisch ausgefiihrt, was die
Berticksichtigung des Dralls und der Strahlinteraktion moglich macht. Der
Vorteil dieser Netze liegt an der erheblichen Rechenzeitverkiirzung, da nicht
der gesamte Brennraum abgebildet werden muss.

Nachteilig wirkt sich der Verlust der Detailgenauigkeit aufgrund der Rota-
tionssymetrie des Sektronetzes aus, da hierdurch das Verdichtungsverhalt-
nis verandert wird. Zur Korrektur muss das Kompressionsvolumen des Sek-
tornetzes so angepasst werden, dass das Verdichtungsverhéltnis des realen
Brennraums wieder erreicht wird. Aus diesem Grund sind bei Sektornetzen,
je nach Brennraumgeometrie, Ausgleichsvolumen notwendig, wie es beispiels-
weise in Abbildung 4.6 dargestellt ist.

Vor allem die Ventilsitze und eventuell vorhandene Ventiltaschen in der Kol-
benkrone erzeugen sogenannte Schadvolumina, die bei der Erstellung eines
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Abbildung 4.6: Mogliche Platzierung des Ausgleichsvolumens fiir ein Sektor-
netz

Abbildung 4.7: Sektornetz des Brennraums eines Groftdieselmotors mit op-
timal platziertem Ausgleichsvolumen

Sektornetzes nicht beriicksichtig werden kénnen. Bei Grofsdieselmotoren kén-
nen alle Schadvolumina zusammengenommen bis zu 25% des Kompressions-
volumens ausmachen. Daher sind gerade bei Grofidieselmotoren sehr grofse
Ausgleichsvolumina notwendig. Durch die Grofse des Ausgleichsvolumens
kann die Strémung im Brennraum, durch hohe Riickstromgeschwindigkei-
ten wahrend der Expansion negativ beeinflusst werden. Eine Verteilung des
Ausgleichsvolumens auf die Ventilsitze kann diesen Einfluss minimieren und
die Geometrie des Brennraums dennoch realistisch abbilden, wie das Sektor-
netz in Abbildung 4.7 beispielhaft zeigt.
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Kapitel 5

Validierung der
Simulationsmodelle

Zur Validierung der in KIVA3V vorhandenen Simulationsmodelle wurden
die einzelnen Prozesse der dieselmotorischen Verbrennung weitestgehend ge-
trennt voneinander betrachtet. Dadurch konnten die fiir den jeweiligen Pro-
zess geeignetsten, zur Verfiigung stehenden Simulationsmodelle ermittelt wer-
den. Ausgehend von der Sprayausbreitung ohne Verdampfung {iber die Spra-
yausbreitung mit Verdampfung bis zur Verbrennungssimulation und Emis-
sionsbildung wurde abschliefend das Gesamtmodell hinsichtlich seiner Giil-
tigkeit fiir verschiedene Motorvariationen untersucht.

Die notwendigen Validierungsdaten fiir die Teilprozesse Sprayausbreitung
und Verdampfung wurden der Literatur entnommen oder stammen aus be-
reits abgeschlossenen Projekten der MAN Diesel SE. Spezielle Untersuchun-
gen oder Druckindizierungen am Motor wurden fiir diese Arbeit nicht durch-
gefiihrt, da hierfiir bereits eine grofse Datenbasis fiir den Testmotor 11.32/40
bzw. 1L32/44 bei MAN Diesel SE vorhanden war.

5.1 Sprayausbreitung ohne Verdampfung

Fiir die Validierung der Sprayausbreitung ohne Verdampfung wurden Mes-
sungen aus dem FVV-Projekt 583 | Kraftstoffzerstaubung“ [79] verwendet.
Inhalt dieses Projektes war es, den Einfluss verschiedener Kraftstoffeigen-
schaften insbesondere der Kraftstoffviskositdt auf die Sprayausbreitung zu
untersuchen. Fiir die vorliegende Arbeit wurden einzelne Messergebnisse aus
dem FVV-Projekt ausgewéhlt. Bei den Simulationen wurden das erweitere
Kraftstoffmodell mit den Ersatzkraftstoffen Tetradekan, MGO, MDF und
HFO sowie der Einfluss der Sekundéaraufbruchs- und Turbulenzmodelle ge-
nauer betrachtet.
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FVV Projekt 583 - Kraftstoffzerstdubung

Bei den Sprayuntersuchungen des FVV-Projektes 583 wurde der Kraftstoff
in ein zylindrisches, konstantes Volumen (Bombe) mit optischem Zugang
iiber einen Einlochinjektor mit 0.3 mm Diisendurchmesser eingespritzt. Die
mit reinem Stickstoff gefiillte Bombe mit 100 mm Durchmesser und 200 mm
Lange wurde mit einem Gasdruck von 20 bar und 298 K Gastemperatur
betrieben. Der Einspritzdruck lag bei 900 bar, die Kraftstofftemperatur bei
Einspritzung betrug 303 K.

DK ( 4 mm?/s) SO3 (10 mm?/s) s02 (30 mm?/s)

*t [ms]

02ms

0,6 ms

1,0 ms

1,5 ms

X [mm]

Abbildung 5.1: Aufnahmen der Sprayausbreitung aus dem FVV-Projekt 583
fir die drei Kraftstoffe DK, SO3 und SO2 mit unterschiedlicher Viskosi-
tat [79]

Es wurden ausschlieklich Mie-Streulichtuntersuchungen'® also lediglich Auf-
nahmen der fliissigen Phase des Sprays durchgefiihrt. Bei den Untersuchun-
gen wurden neben der Eindringtiefe und des Strahloffnungswinkels auch
der durchschnittliche Tropfendurchmesser in 20 mm Entfernung vom Dii-
senaustritt gemessen. In Abbildung 5.1 sind die Aufnahmen der optischen
Untersuchungen abgebildet. Tabelle 5.1 zeigt die wichtigsten Stoffdaten der
verwendeten Kraftstoffe.

Simulationsmodelle und Parameter

Fir die Simulationen mit KIVA3V wurde ein periodisches Sektornetz mit
200 mm Radius, 100 mm Hoéhe und 45° Offnungswinkel erstellt. Der Kraft-

Ybenannt nach dem deutschen Physiker Gustav Mie
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| | DK SO3 SO2 |

Dichte @ 27°C [Ke/m?] 842 910 965
Viskositat @ 27°C  [mm?/q] 1 10 30

Tabelle 5.1: Kraftstoffeigenschaften fiir die in den Sprayuntersuchungen ver-
wendeten Krafstoffe [79]

stoff wurden in einer Hohe von 50 mm orthogonal zur Sektorachse mit 5
mm Abstand zu dieser eingespritzt. Mit diesen Abmessungen entspricht das
Sektornetz weitestgehend den Abmessungen der Bombe. Abbildung 5.2 zeigt
eine schematische Darstellung der Sprayrichtung sowie das Sektornetz. Auf
ein Sektornetz wurde zuriickgegriffen, da dieses der Topologie eines Brenn-
raumsektornetzes am néchsten kommt. Die Zellseitenlénge in radialer und
z-Richtung wurde auf 2 mm gesetzt. In Umfangsrichtung wurden die Zellen
mit 2° Offnungswinkel erzeugt. Die Zellgrofe ist ein Kompromiss zwischen Si-
mulationsgenauigkeit und Berechnungszeit. Vorhergehende Untersuchungen
haben gezeigt, dass ein feineres Netz keine wesentlich besseren Simulations-
ergebnisse liefert, dafiir aber erheblich ldngere Rechenzeiten in Anspruch
nimmt.

Abbildung 5.2: Darstellung des Berechnungsgitters und der Sprayrichtung
fiir die Sprayausbreitungssimulation

Im Vordergrund der Untersuchungen stand die Validierung des erweiterten
Kraftstoffmodells und der neuen Ersatzkraftstoffe fiir MGO, MDF und HFO
hinsichtlich der qualitativen und quantitativen Ubereinstimmung von Simu-
lation und Messung. Vergleichsgrofien waren Eindringtiefe der Strahlspitze,
Strahloffnungswinkel und der durchschnittliche Tropfendurchmesser in einem
Abstand von 20 mm zum Diisenaustritt. Neben dem erweiterten Kraftstoff-
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modell wurden der Einfluss der zwei zur Verfiigung stehenden Sekundéarauf-
bruchsmodelle und die Beeinflussung der Sprayausbreitung durch das Tur-
bulenzmodell untersucht. Die eingestellten Parameter resultierten aus Pa-
rametervariationen von vorangegangenen Verbrennungssimulationen fiir den
1L32/40-CD Testmotor von MAN Diesel SE. Auf die Parameterstudien soll
hier nicht n&her eingegangen werden. Fiir die Sprayausbreitungssimulation
wurden keine erneuten Parameteranpassungen durchgefiihrt, sondern alle Si-
mulationen mit den selben Modelleinstellungen gerechnet.

Folgende Simulationsmodelle wurden bei der Validierung beriicksichtigt:

- Standard-k-e- [51], RNG-k-e- [54,55] und ein modifiziertes k-e-Turbu-
lenzmodell nach Janicka und Peters [3]

- erweitertes Einkomponenten-Kraftstoffmodell fiir Tetradekan, MGO,
MDF und HFO

- Blob Priméraufbruchsmodell von Reitz [21]

- Wave oder Kelvin-Helmholtz/Rayleigh-Taylor (KH/RT) Sekundérauf-
bruchsmodell [24]

- aktiviertes beziehungsweise deaktiviertes Tropfenkollisionsmodell von

O’Rourke [51]
] \ MGO MDF HFO
Dichte @ 27°C [8/m3] 820 862 976
Viskositat @ 27°C [ mm?/g] 7.6 16.6 2124

Tabelle 5.2: Kraftstoffeigenschaften der Ersatzkraftstoffe MGO, MDF und
HFO auf 27°C umgerechnet

Bei den Simulationen wurde das erweiterte Kraftstoffmodell angewendet und
entsprechend der in der Messung verwendeten Kraftstoffe hinsichtlich Dichte
und Viskositdt angepasst, wie sie in Tabelle 5.1 vorgegeben sind. Im Fal-
le nicht angepasster Viskositéit ergeben sich die Werte in Tabelle 5.2. Fiir
den Kraftstoff DK (Diesel) wurde der Ersatzkraftstoff MGO verwendet, der
dem normalen Dieselkraftstoff sehr nahe kommt. Fiir SO3 fand der Ersatz-
kraftstoff MDF Verwendung und fiir SO2 wurde der Ersatzkraftstoff HFO
eingesetzt. Alternativ dazu wurden einige Simulationen mit einem Standard
Ersatzkraftstoff fiir Diesel, Tetradekan (C14Hsp), mit angepasster Dichte und
Viskositéat durchgefiihrt, um den Einfluss der nicht angepassten Kraftstoffei-
genschaften untersuchen zu kénnen.

Rechnungs-Messungs-Vergleich

Verglichen wurde in erster Linie die Eindringtiefe der Strahlspitze in die
Bombe sowie die Strahlstruktur und die durchschnittliche Tropfengrofie in
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einem Abstand von 20 mm von der Diisenéffnung. Zunéchst wurde der Ein-
fluss des erweiterten Kraftstoffmodells mit seinen Anpassungsfunktionen fiir
Kraftstoffdichte und Viskositét untersucht. Die Simulationen wurden fiir die
Messung mit SO2 sowohl mit dem Ersatzkraftstoff HFO als auch mit Cq4Hsq
durchgefiihrt. Die Anpassungsfunktionen fiir Dichte und Viskositdt wurden
getrennt voneinander validiert. Die anderen Kraftstoffe wurden bei dieser
Untersuchung nicht beriicksichtigt, da mit SO2, im Vergleich zu herkémm-
lichem Dieselkraftstoff, ein deutlicherer Einfluss der Anpassungsfunktionen
zu erwarten war.

Die Simulationen wurden mit dem Wave-Aufbruchsmodell und dem modifi-
zierten k-e-Turbulenzmodell durchgefiihrt. Das Tropfenkollisionsmodell wur-
de nicht aktiviert. Wie bereits erwdhnt, wurden alle Simulationen mit iden-
tischen Parametereinstellungen gerechnet.

Abbildung 5.3 zeigt die Simulationsergebnisse im Vergleich zur gemessenen
Eindringtiefe fiir SO2. Simuliert wurde mit HFO und Ci4Hsg, jeweils mit
und ohne angepassten Kraftstoffeigenschaften. Fiir den Fall ohne Anpas-
sung, wurde lediglich die initiale Kraftstoffdichte beim Diisenaustritt ent-
sprechend der Kraftstofftemperatur eingestellt, um die Einspritzgeschwin-
digkeiten nicht zu verfilschen. Die temperaturabhéngige Tropfendichte wur-
de in diesem Fall allerdings deaktiviert. Zur Uberpriifung des Einflusses der
temperaturabhingigen Tropfendichtefunktion wurde noch eine zusétzliche
Simulation mit HFO und angepasster Viskositit durchgefiihrt, wobei in die-
sem Fall die Tropfendichte iiber den gesamten Simulationszeitraum konstant
blieb und nicht in Abhéngigkeit der Kraftstofftemperatur variierte.
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Abbildung 5.3: Einfluss des erweiterten Kraftstoffmodells auf die Strahlein-
dringtiefe fiir SO2
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Wie in Abbildung 5.3 zu erkennen ist, filhren die Anpassungsfunktionen fiir
Kraftstoffdichte und Viskositét zu eindeutig besseren Simulationsergebnissen
im Vergleich zur Messung. Die Ergebnisse mit angepassten Kraftstoffeigen-
schaften sind als durchgezogene Kurven dargestellt und sind fiir HFO (rot)
und Ci4H3zg (blau) praktisch identisch. Die Ergebnisse lassen die Schluss-
folgerung zu, dass die unterschiedliche Oberflichenspannung von HFO und
C14H3g, wie sie in Abbildung 5.4 {iber der Kraftstofftemperatur bis zur kri-
tischen Temperatur des jeweiligen Kraftstoffs aufgezeigt ist, auf das Simula-
tionsergebnis keinen Einfluss hat.
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Abbildung 5.4: Oberflichenspannung der Ersatzkraftstoffe fiir C14H3p und
HFO iiber der Kraftstofftemperatur

Die gestrichelten Kurven in Abbildung 5.3 stellen die Ergebnisse ohne ange-
passte Kraftstoffeigenschaften dar. Lediglich die Dichte ist bei diesen Simu-
lationen gleich und wéhrend des gesamten Simulationszeitraums konstant.
Es ist deutlich zu erkennen, dass die nicht angepasste Viskositat des HFO
Ersatzkraftstoffs zu einer zu hohen Strahleindringtiefe fiihrt, da die Trop-
fen aufgrund der zu hohen nicht angepassten Viskositat nicht schnell genug
aufbrechen und so einen zu grofen Impuls besitzen. Bei C14Hgg ist dieses
Verhalten genau entgegengesetzt. Durch die zu geringe Viskositét des nicht
angepassten Ersatzkraftstoffs brechen die Tropfen zu schnell auf und haben
so eine zu geringe kinetische Energie, um weit genug in die Bombe eindringen
zu koénnen.

Das Simulationsergebnis fiir HFO mit angepasster Viskositét, aber konstan-
ter Dichte, im Diagramm als Strich-Punkt-Linie dargestellt, zeigt praktisch
keinen Unterschied zum vollangepassten HFO (durchgezogene Linie). Die
Temperaturabhéngigkeit der Kraftstofftropfen ist demnach nicht entschei-
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dend fiir die Strahlausbreitungssimulation.

Die Hypothesen werden durch die Betrachtung der durchschnittlichen Trop-
fengrofen in Abbildung 5.5 bei 20 mm Abstand zum Diisenaustritt bestéarkt.
Die durchschnittliche Tropfengrofse ist jedoch mit angepasster Dichte und
Viskositéat sowohl fiir HFO als auch fiir C14Hsg zu gering.
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Abbildung 5.5: Einfluss des erweiterten Kraftstoffmodells auf den durch-
schnittlichen Tropfendurchmesser fiir SO2 bei 20 mm Entfernung vom Dii-
senaustritt

Zur Untersuchung des Einflusses der Sekundéaraufbruchsmodelle und des
Tropfenkollisionsmodells wurden die Simulationen fiir SO2 mit angepass-
tem HFO und lediglich variierendem Sekundéaraufbruchsmodell gerechnet.
Zusatzlich wurde fiir jedes Sekundaraufbruchsmodell die Simulation mit ak-
tiviertem und deaktiviertem Tropfenkollisionsmodell durchgefiihrt. Abbil-
dung 5.6 zeigt die simulierten Eindringtiefen im Vergleich zu den gemessenen
Daten aus den optischen Untersuchungen.

Ein direkter Vergleich der Simulationsergebnisse zeigt, dass bis ca. 0,6 ms
nach Einspritzbeginn die simulierten Eindringtiefen fiir alle vier Variationen
fast identisch sind. Zudem besteht kein Unterschied in der Eindringtiefe der
Sekundaraufbruchsmodelle bei aktiviertem Tropfenkollisionsmodell. Ist die-
ses aber deaktiviert, dringt das KH/RT-Modell nicht so tief in die Bombe
ein wie das Wave-Modell.

Die Abbildungen 5.7 und 5.8 zeigen die zeitliche Entwicklung der Strahlstruk-
turen fiir das Wave- bzw. KH/RT-Modell, links ohne und rechts mit Tropfen-
kollisionsmodell. Wie der Vergleich der jeweiligen linken Seiten der Abbildun-
gen zeigt, resultieren die unterschiedlichen Eindringtiefen der Sekundarauf-
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Abbildung 5.6: Rechnungs-Messungs-Vergleich fiir die Variation der Sekun-
déraufbruchsmodelle und des Tropfenkollisionsmodells fiir SO2

$O2 - WAVE 802 - WAVE + Kollision
028 ms 023 ms

1.11ms 1.11 ms

Tropfengrobe [cm]
0.00e+000  3.75e-003  7.50e-003  1.13e-002  1.50e-002

Abbildung 5.7: Strahlstrukturen fiir das Wave Sekundéaraufbruchsmodell mit
und ohne Kollision

bruchsmodelle mit deaktiviertem Tropfenkollisionsmodell aus einem schnel-
leren Tropfenaufbruch des KH/RT-Modells. Dieses verwendet, wie bereits in
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Kapitel 3.3.2 erwahnt, zusétzlich zum Kelvin-Helmholtz das Rayleigh-Taylor
Modell, das einen sogenannten ,catastrophic break-up“ erzeugt und so sehr
schnell zu einer hohen Anzahl kleiner Tropfen fithrt. Das Wave-Modell hin-
gegen verwendet ausschliefslich die Kelvin-Helmholtz-Theorie, bei der klei-
ne Tochtertropfen von einem grofen Muttertropfen abgeschert werden. Der
Tropfenaufbruch erfolgt so im Vergleich zum Rayleigh-Taylor-Modell lang-
samer. Durch den langsameren Aufbruch und die dadurch groferen Tropfen
haben diese aufgrund ihrer hoheren Masse einen groferen Impuls und kénnen
so tiefer in die Bombe eindringen.

SO2 - KHRT $O2 —- KH/RT + Kollision
028 ms 0.28 ms

111 ms 1.11ms

1.94 ms 1.94 ms

Tropfengrélie [cm]
| o |
0.00e+000 3.75¢-003  7.50e-003  1.13e-002  1.50e-002

Abbildung 5.8: Strahlstrukturen fir das KH/RT-Sekundéraufbruchsmodell

mit und ohne Kollision

Was bei den Simulationsergebnissen mit aktiviertem Tropfenkollisionsmodell
auffallt, sind die grofen Tropfen an der Sprayspitze, die bei der Verwendung
des Wave-Modells bereits nach ca. einer Millisekunde entstehen und stetig
weiterwachsen. Auch beim KH/RT-Modell mit aktiviertem Kollisionsmodell
ist dieses Verhalten zu beobachten. Die Tropfen wachsen teilweise so stark
an, dass sie grofer als der initiale Tropfendurchmesser am Diisenaustritt
werden. Bei der Betrachtung der durchschnittlichen Tropfendurchmesser in
einem Abstand von 20 mm vom Diisenaustritt werden die Beobachtungen
aus den Strahlstrukturen bestétigt. Das aktivierte Tropfenkollisionsmodell
flihrt zu erheblich groferen Tropfen, wie Abbildung 5.9 zeigt. Dieses Verhal-
ten ist sehr unrealistisch, weshalb fiir die weiteren Untersuchungen auf das
Tropfenkollisionsmodell verzichtet wurde.

Bei der Auswahl des geeigneteren Sekundéraufbruchsmodells wurden nun
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Abbildung 5.9: Gegeniiberstellung der durchschnittlichen Tropfendurchmes-
ser der verschiedenen Aufbruchsmodelle fiir SO2 bzw. HFO

die Simulationsergebnisse fiir das Wave- bzw. KH/RT-Modell ohne Kollisi-
onsmodell betrachtet. Wie Abbildung 5.6 bereits zeigte, unterscheiden sich
die Eindringtiefen der beiden Modelle bei 2.5 ms um ca. 5 mm voneinan-
der, wobei der Vergleich von Messung und Simulation fiir das Wave-Modell
bessere Ergebnisse liefert. Die Betrachtung der Spraystruktur der beiden Se-
kundéraufbruchsmodelle in den Abbildungen zeigt jedoch ein realistischeres
Verhalten des KH/RT-Modells, da hier die Tropfengrofe vom Diisenaustritt
zur Sprayspitze hin abnimmt, was der theoretischen Annahme entspricht |2].
Dariiberhinaus ist der Strahlwinkel beim Wave-Modell deutlich grofer als
in der Messung. Das KH/RT-Modell ist auch in diesem Punkt besser. Aus
diesem Grund wurden die Simulationen fiir DK und SO2 mit dem KH/RT-
Modell und deaktiviertem Tropfenkollisionsmodell durchgefiihrt.

Fiir die Untersuchung des Einflusses des Turbulenzmodells auf die Sprayaus-
breitungssimulation wurden drei verschiedene k-e-Turbulenzmodelle verwen-
det. Simuliert wurde die Messung fiir Dieselkraftstoff (DK), in der Simulatio-
nen wurden daher MGO als Ersatzkraftstoff verwendet. Bei den Simulationen
blieben alle Modelle und Parametereinstellungen unverdndert, lediglich das
Turbulenzmodell wurde variiert. Abbildung 5.10 zeigt die unterschiedlichen
Strahleindringtiefen fiir das RNG-k-e- (blau), Standard-k-e- (griin) und das
nach Janicka und Peters modifizierte k-e-Turbulenzmodell (rot) im Vergleich
zu den Messergebnissen (schwarz).

Die Ergebnisse in Abbildung 5.10 unterscheiden sich in ihrer Strahleindring-
tiefe sehr stark. Zahlreiche Untersuchungen aus der Literatur haben gezeigt,
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Abbildung 5.10: Strahleindringtiefe fiir die drei untersuchten Turbulenzmo-
delle im Vergleich zu den Messergebnissen bei 900 bar Einspritzdruck und
20 bar Gegendruck fiir DK

dass das Standard k-e-Turbulenzmodell die Strahlaufweitung fiir einen run-
den Gasfreistrahl um bis zu 30% zu grof berechnet [9, 10, 11], wobei die
Strahleindringtiefe zu gering errechnet wird. Die gezeigte Simulation unter-
stiitzt diese Behauptung. Das RNG-k-e-Turbulenzmodell ist hingegen dafiir
bekannt, dass es eine zu geringe Strahlaufweitung aufgrund zu geringer tur-
bulenter Viskositéit erzeugt und dadurch der runde Gasfreistrahl zu tief ein-
dringen kann [69,70]. Die mit dem modifizierten k-e-Turbulenzmodell durch-
gefithrte Berechnung zeigt eine deutlich besserer Ubereinstimmung mit der
gemessenen Strahleindringtiefe, als sie mit dem Standard- oder dem RNG-
k-e-Turbulenzmodell erreicht werden kann.

Die unterschiedliche Eindringtiefe und Strahlaufweitung ist durch die un-
terschiedliche turbulente Viskositéat der drei Turbulenzmodelle bedingt. Die
turbulente Viskositdt 1, ergibt sich direkt aus der turbulenten kinetischen
Energie k und der Dissipation € sowie dem Parameter C,

k’2
vy = CN? . (51)

Ein Vergleich der turbulenten Viskositdten in Abbildung 5.11 zeigt, dass
die Strahlaufweitung mit steigender turbulenter Viskositat zunimmt und da-
durch die Eindringtiefe geringer wird. Die hochviskosen Gebiete ober- und
unterhalb des Strahlaustrittes sind durch Rezirkulation bedingt. Der daraus
resultierende zeitliche Verlauf der Strahlstruktur ist in Abbildung 5.12 fiir
die drei Turbulenzmodelle dargestellt.
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Abbildung 5.11: Vergleich der zeitlichen Entwicklung der turbulenten Visko-
sitat fiir die drei untersuchten k-e-Turbulenzmodelle
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Abbildung 5.12: Vergleich der zeitlichen Entwicklung der Strahlausbreitung
fir die drei untersuchten k-e-Turbulenzmodelle

Alleine durch die Unterschiede bei den Eindringtiefen, aber auch durch die
Strahlstruktur kann abgeleitet werden, dass von den drei untersuchten Tur-
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Abbildung 5.13: Rechnungs-Messungs-Vergleich der Strahleindringtiefe fiir
SO3 bzw. MDF

bulenzmodellen das modifizierte k-e-Turbulenzmodell fiir die Sprayausbrei-
tungssimulationen am geeignetsten ist.

Mit den soweit validierten Modellen wurde mit dem angepassten Ersatz-
kraftstoff MDF die Simulation fiir SO3 durchgefiihrt. Es wurde mit dem
modifizierten k-e-Turbulenzmodell, dem KH/RT-Sekundéraufbruchsmodell
und deaktiviertem Tropfenkollisionsmodell simuliert. Wie Abbildung 5.13
zeigt, liefert die Simulation fiir SO3 ein vergleichbar gutes Ergebnis bei der
Strahleindringtiefe, wie es fiir SO2 und DK erzielt wurde.

Abschlieftfend sind in Abildung 5.14 die Simulationsergebnisse fiir alle drei
Kraftstoffe beziiglich des mittleren Tropfendurchmessers bei einem Abstand
von 20 mm vom Diisenaustritt den Messungen gegeniibergestellt. Generell
wird der mittlere Tropfendurchmesser um ca. 50% kleiner berechnet, wo-
bei die Differenz mit steigender Viskositdt abnimmt. Der Trend grofierer
Tropfen bei steigender Kraftstoffviskositdt kann in der Simulation gut wie-
dergegeben werden. Tropfenuntersuchungen in einem grofferen Abstand vom
Diisenaustritt konnten aufgrund mangelnder Daten nicht durchgefiihrt wer-
den.
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Abbildung 5.14: Durchschnittliche Tropfendurchmesser fiir die verschiedenen
Kraftstoffe

5.2 Sprayausbreitung mit Verdampfung

Fiir die Validierung des Verdampfungsverhaltens des erweiterten Kraftstoft-
modells wurden Mie-Streulichtaufnahmen eines Injektors des Motors 16/24
der MAN Diesel SE mit KIVA3V nachgerechnet. Die Aufnahmen wurden
im Auftrag der MAN Diesel SE am Institut fiir Technische Verbrennung der
Universitiat Hannover im Jahr 2004 durchgefiihrt.

Zur Untersuchung des Einflusses des Kraftstoffmodells, des Turbulenzmo-
dells, des Sekundéaraufbruchs und der Tropfenkollision auf die Sprayausbrei-
tung mit Verdampfung wurden bei den Simulationen dieselben Modelle und
Parameter wie bei der Sprayausbreitung ohne Verdampfung verwendet.

Mie-Streulichtmessungen am ITV-Hannover

Die optischen Untersuchungen wurden am Institut fiir Technische Verbren-
nung (ITV) an der Universitat Hannover an einem Einhubtriebwerk durchge-
fithrt. Es wurde die Strahlausbreitung fir den 16/24 Motor der MAN Diesel
SE (MAN) mit dem Injektor 8x0.24-145° vermessen, was einem Injektor mit
8 Diisenléchern, einem Diisendurchmesser von 0.24 mm und einem Einspritz-
winkel von 145° von Diisenloch zu Diisenloch entspricht. Bei den Messungen
wurden ausschlieflich Mie-Streulichtaufnahmen fiir die fliissige Phase des
Kraftstoffs gemacht. Schlierenaufnahmen fiir die Dampfphase waren nicht
vorgesehen.

Die Untersuchungen wurden fiir Bedingungen, die 25 bzw. 75% Last des
Motors entsprechen, durchgefiihrt und jeweils Eindringtiefe und Strahlkegel-
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Abbildung 5.15: Schematische Darstellung des Einhubtriebwerks am ITV [30]

winkel gemessen. Der Verdichtungsenddruck wurde dabei am Einhubtrieb-
werk, entsprechend dem am Originalmotor gemessenen Druck, iber den Hub
eingestellt. Als Arbeitsgas diente reiner Stickstoff, um die Verbrennung zu
unterdriicken. Zur Einspritzung wurde normaler Dieselkraftstoff verwendet,
da Schwerdl, aufgrund der hohen Verschmutzungsgefahr der optischen Zu-
gange des Einhubtriebwerks, nicht einsetzbar war. Abbildung 5.15 zeigt die
schematische Darstellung des Versuchsaufbaus.

Auf eine detaillierte Beschreibung der Versuchsanordnung und der durchge-
flihrten Messungen wird nicht néher eingegangen. Die ermittelten Ergebnisse
werden spéater im Vergleich mit den Ergebnissen aus der CFD-Simulation ge-
zeigt.

Simulationsmodelle und Parameter

Die Simulationen wurden mit einem periodischen Sektornetz gerechnet, wie
es Abbildung 5.16 zeigt. Das Netz wurde entsprechend den Abmessungen des
Einhubtriebwerks fiir nur ein Diisenloch des 8-Lochinjektors erstellt. Wie in
den vorangegangen Untersuchungen zur Sprayausbreitung ohne Verdamp-
fung hat das Netz einen Sektorwinkel von 45° und eine Zellseitenldnge von
etwa 2 mm. In Umfangsrichtung wurden das Netz mit 2° diskretisiert.

Die initialen Simulationsbedingungen fiir KIVA3V wurden dem Abschluss-

bericht des Projekts [30] entnommen. Untersucht wurde die Beeinflussung
der Sprayausbreitung mit Verdampfung durch das erweiterte Kraftstoffmo-

70



Abbildung 5.16: Berechnungsgitter und Einspritzrichtung fir das Einhub-
triebwerk

dell. Zusétzlich wurde das Turbulenzmodell sowie die Auswirkung der Se-
kundéaraufbruchsmodelle und der Tropfenkollision genauer betrachtet. Zur
Uberpriifung der ermittelten Einstellungen und Modelle wurde abschliekend
die Sprayausbreitung fiir 25% Last simuliert und den Messungen gegeniiber-
gestellt.

Folgende Simulationsmodelle wurden verwendet:

- Standard-k-e- [51], RNG-k-e- [54,55] und ein modifiziertes k-e-Turbu-
lenzmodell nach Janicka und Peters [3]

- erweitertes Einkomponenten-Kraftstoffmodell
- Blob Priméraufbruchsmodell von Reitz [21]

- Wave oder Kelvin-Helmholtz/Rayleigh-Taylor (KH/RT) Sekundérauf-
bruchsmodell [24]

- aktiviertes beziehungsweise deaktiviertes Tropfenkollisionsmodell von
O’Rourke [51]

- Spalding Verdampfungsmodell mit KIVA3V-Standardparametern |35,
36]

In den CFD-Simulationen wurde der Ersatzkraftstoff Tetradekan (Ci4Hszg)
bzw. MGO verwendet und die Dichte und Viskositét entsprechend den Mess-
daten angepasst. Auf eine erneute Untersuchung des Einflusses der Anpas-
sungsfunktionen fiir Viskositat und Dichte wurde verzichtet, da diese ledig-
lich die fliissige Phase bzw. den Tropfenaufbruch beeinflussen und dies im
vorangegangenen Kapitel ausfiihrlich diskutiert wurde.
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Rechnungs-Messungs-Vergleich

Zunichst wurden die zwei Ersatzkraftstoffe C14Hgg und MGO hinsichtlich
ihrer Verdampfungseigenschaften fiir den 75% Lastfall, mit 120 bar Verdich-
tungsenddruck und 1100 bar Einspritzdruck, verglichen. Abbildung 5.17 zeigt
die simulierten Eindringtiefen der beiden Modelle im Vergleich zur Messung.
Es wurde mit dem modifizierten k-e-Turbulenzmodell sowie dem KH/RT-
Sekundaraufbruchsmodell ohne Tropfenkollision gerechnet, da bei dieser Mo-
dellkombination ein schneller Tropfenaufbruch und daher eine gute Verdamp-
fung zu erwarten war.
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Abbildung 5.17: Simulierte Eindringtiefen der fliisssigen Phase fiir C14Hsg
und MGO im Vergleich zu den Messungen fiir 75% Last

Wie in Abbildung 5.17 zu erkennen ist, weisen die gemessenen Daten eine
Streubreite auf, die von den einzelnen vermessenen Kraftstoffstrahlen des
8-Lochinjektors herriihrt. Es fallt auf, dass sich durch die verdampfenden
Kraftstofftropfchen eine konstante Eindringtiefe nach ungefdhr 0,5 ms ein-
stellt. Die mittlere Eindringtiefe schwankt dann bei ca. 25 mm und sinkt
nach Ende der Einspritzung wieder ab.

Die Eindringtiefen der beiden FErsatzkraftstoffe Ci4H3p und MGO unter-
scheiden sich in ihrer Sprayeindringtiefe und damit ihrem Verdampfungs-
verhalten kaum und geben das Verhalten der Messung sehr gut wieder. Da,
wie bereits in Kapitel 5.1 gezeigt wurde, bei den beiden Ersatzkraftstoffen
aufgrund der angepassten Dichte und Viskositét die Sprayausbreitung sowie
die Tropfengréfe nahezu gleich sind, wird das Verdampfungsverhalten ledig-
lich durch die unterschiedliche Warmeleitfahigkeit, den Dampfdruck sowie
die Verdampfungsenthalpie des fliissigen Kraftstoffs beeinflusst. Die Abbil-
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dungen 5.18, 5.19 und 5.20 zeigen die genannten Kraftstoffeigenschaften fiir
C14Hsp und MGO tiber der Kraftstofftemperatur bis hin zur kritischen Tem-
peratur des jeweiligen Ersatzkraftstoffs.
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Abbildung 5.18: Warmeleifdhigkeit der fliissigen Phase fiir C14Hsy und MGO
iiber der Kraftstofftemperatur

Die Warmeleitfahigkeit in Abbildung 5.18 des fliissigen Kraftstoffs entschei-
det iiber die Geschwindigkeit der Aufheizung des Kraftstofftropfens. Bei den
untersuchten Ersatzkraftstoffen ist die Warmeleitfadhigkeit nicht besonders
unterschiedlich. Bis 580 K heizt sich Ci4Hsg etwas schneller auf als MGO.
Bei Kraftstofftemperaturen dariiber ist MGO etwas schneller, wobei C14Hzg
eine geringere kritische Kraftstoffttemperatur besitzt.

Der Dampfdruck gibt an, welches Druckniveau notwendig ist, um den Kraft-
stoff fiir eine bestimmte Temperatur fliissig zu halten. Liegt das Druckniveau
unter dem Dampfdruck, so findet Verdampfung statt. Daraus folgt fiir Ab-
bildung 5.19, dass Ci4Hgg bei gleicher Temperatur schneller verdampft, da
der Druck hoher sein miisste als bei MGO.

Die Verdampfungsenthalpie definiert die notwendige Energie, um eine be-
stimmte Menge Kraftstoff zu verdampfen, ohne dessen Temperatur zu erho-
hen. In Abbildung 5.20 wird deutlich, dass die beiden Ersatzkraftstoffe bis
500 K einen identischen Verlauf der Verdampfungsenthalpie besitzen. Bei
Temperaturen dariiber wird fiir C14Hsg weniger Energie fiir die Verdamp-
fung benétigt.

Aus der Betrachtung der fiir die Verdampfung relevanten Kraftstoffeigen-
schaften 1afst sich schlieften, dass Ci4Hsg bei gleicher Tropfengrofie schneller
verdampfen muss als der Ersatzkraftstoff fiir MGO. In Abbildung 5.17 lasst
sich dieses Verhalten nur sehr schwer beobachten, da nicht genau bestimmt
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Abbildung 5.19: Dampfdruck der fliissigen Phase fiir C14H3p und MGO tiber
der Kraftstofftemperatur
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Abbildung 5.20: Verdampfungsenthalpie der fliisssigen Phase fiir C14Hso und
MGO iiber der Kraftstofftemperatur

werden kann, ab wann die Verdampfung der Strahleindringung entgegen-
wirkt. Im Bereich von 0.35 bis 0.65 ms ist die Eindringtiefe von C14Hgg etwas
geringer als fiir MGO. Dieses Verhalten konnte durch einen etwas schnelleren
Tropfenaufbruch bei MGO erklért werden, was zu einer schnelleren Abbrem-
sung der Tropfen fiihren wiirde. Da die Tropfengrofenverteilung im Detail
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nicht untersucht wurde, kann diese Behauptung jedoch nicht belegt werden.

Zur Beurteilung des Einflusses des Turbulenzmodells auf das Verdampfungs-
verhalten werden im Folgenden die simulierten Eindringtiefen fiir die drei
Turbulenzmodelle aus Kapitel 5.1 gegeniibergestellt. Es wurde mit den bishe-
rigen Modelleinstellungen simuliert, allerdings nur mit dem Ersatzkraftstoff
MGO. Abbildung 5.21 zeigt den Vergleich von gemessenen und simulierten
Strahleindringtiefen.
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Abbildung 5.21: CFD-Simulationen mit variierendem Turbulenzmodell im
Vergleich zu den gemessenen Daten fiir 75% Last

Die Eindringtiefen der unterschiedlichen Turbulenzmodelle zeigen auf den
ersten Blick keine grofien Unterschiede und treffen die durchschnittliche, ma-
ximale gemessene Eindringtiefe des fliissigen Kraftstoffstrahls sehr gut. Zu
Beginn der Einspritzung gibt es jedoch leichte Unterschiede, die von den ver-
schiedenen Turbulenzmodellen herriihren. Zu beachten ist hier der Verlauf
der Strahleindringung bis ca 0.8 ms. Das Standard k-e-Turbulenzmodell hat
den flachsten Anstieg bzw. dringt am langsamsten in den Brennraum ein.
Das RNG-k-e-Turbulenzmodell hingegen dringt am schnellsten ein. Das Ein-
dringverhalten des modifizierten k-e-Turbulenzmodells liegt ungefahr zwi-
schen den beiden anderen Turbulenzmodellen. Dieses unterschiedliche Ver-
halten ist, wie bereits in Kapitel 5.1 gezeigt wurde, wiederum durch die
unterschiedlichen turbulenten Viskositédten bestimmt und zeigt daher ein
identisches Verhalten wie bei der Sprayausbreitung ohne Verdampfung in
Kapitel 5.1 Abbildung 5.10. Die zur Messung abweichenden Ergebnisse der
Strahleindringtiefe ab 2.5 ms in Abbildung 5.21 resultieren aus dem langsa-
men Tropfenaufbruch gegen Ende der Einspritzung, da die durch die Ein-
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spritzrate bedingten geringeren Relativgeschwindigkeiten zwischen Tropfen
und Luft die Tropfen nur sehr langsam aufbrechen und so tief in das Volumen
eindringen konnen.

Beziiglich des Turbulenzmodells kann gesagt werden, dass alle drei k-e-Turbu-
lenzmodelle zu durchaus brauchbaren Ergebnissen bei der Sprayausbreitungs-
simulation mit Verdampfung fithren. Wie sich die Ausbreitung des Kraftstoff-
dampfes verhilt, wurde nicht néher betrachtet, da keine Daten zum Abgleich
vorhanden waren. Es ist jedoch davon auszugehen, dass sich die unterschied-
lichen Eindringgeschwindigkeiten der fliissigen Phase in der Gasphase fort-
setzen.

Da das modifizierte k-e-Turbulenzmodell bereits bei der Sprayausbreitung
ohne Verdampfung die besseren Ergebnisse lieferte, wurde fiir die weiteren
Simulationen dieses Turbulenzmodell verwendet.

Fiir die Untersuchung des Einflusses der Sekundaraufbruchsmodelle auf die
Verdampfung wurden wieder das Wave-Modell sowie das KH/RT-Modell mit
und ohne Tropfenkollisionsmodell verglichen.
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Abbildung 5.22: Untersuchung verschiedener Sekundarautbruchsmodelle so-
wie des Tropfenkollisionsmodells fir 75% Last

Abbildung 5.22 zeigt die Simulationen mit den unterschiedlichen Aufbruchs-
modellen fiir den 75% Lastfall. Es fallt auf, dass mit aktiviertem Tropfen-
kollisionsmodell fast kein Unterschied im Eindringverhalten der beiden Auf-
bruchsmodelle zu sehen ist. Zudem stellt sich bei beiden Simulationen keine
konstante Eindringtiefe ein, da, wie die Ergebnisse in Kapitel 5.1 bereits
zeigten, sich durch das Tropfenkollisionmodell an der Sprayspitze sehr grofse
Tropfen bilden, die schlecht verdampfen. Dariiberhinaus dringen diese Trop-
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fen durch ihren grofsen Impuls weit in den Brennraum ein. In den einzelnen
Simulationsbildern von Abbildung 5.23 und 5.24 ist dies sehr gut zu erken-
nen.

Beim Vergleich von Wave- und KH/RT-Modell ohne Tropfenkollision ist der
langsame Tropfenaufbruch des Wave-Modells die Ursache dafiir, dass die
Tropfen zu tief in den Brennraum eindringen und sich ebenfalls keine kon-
stante Eindringtiefe einstellen kann.

Messung

Abbildung 5.23: Gegeniiberstellung von Mie-Streulichtaufnahme und Simu-
lation mit Wave-Aufbruchsmodell fiir 75% Last

Die Spraysimulationen mit Verdampfung haben gezeigt, dass mit den hier
vorgenommenen Einstellungen und Modellen das KH/RT-Sekundéraufbr-
uchsmodell ohne Tropfenkollision die beste Ubereinstimmung zwischen Si-
mulation und Messung liefert.

Im Folgenden wurde nun die Giiltigkeit der validierten Modelle mit den Mes-
sungen fiir den 25% Lastpunkt tiberpriift. Der Verdichtungsenddruck betrug
57 bar bei einem Einspritzdruck von 800 bar. Die Modelle und Parame-
ter wurden nicht geéndert. Lediglich die initialen Simulationsbedingungen
wurden entsprechend den nachzurechnenden Messungen angepasst. Die Er-
gebnisse der Sprayausbreitungssimulation sind den Messergebnissen in Ab-
bildung 5.25 gegeniibergestellt.

Es fallt auf, dass die sich einstellende Eindringtiefe in Abbildung 5.25 in der
Simulation manchmal etwas iiber der Streubreite der Messung liegt. Dennoch
kann das Simulationsergebnis im Vergleich zur Messung als sehr gut bewertet
werden.
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5.3 Simulation der dieselmotorischen Verbrennung

Nachdem in den beiden vorangegangenen Kapiteln die Sprayausbreitung so-
wie die Kraftstoffverdampfung fiir das neu implementierte erweiterte Kraft-
stoffmodell validiert wurden, konzentriert sich dieses Kapitel auf die Validie-
rung der Verbrennung und Emissionsbildung.

Bei den Verbrennungssimulationen wurde der Einfluss des erweiterten Kraft-
stoffmodells in Verbindung mit den neu implementierten Ersatzkraftstoffen
MGO, MDF und HFO im Vergleich zum bisherigen Standardersatzkraft-
stoff Tetradekan untersucht. Auferdem wurden noch einmal die drei be-
reits bekannten k-e-Turbulenzmodelle gegeniibergestellt. Von Interesse war
diesbeziiglich der Einfluss des Turbulenzmodells auf die Verbrennung, da
das verwendete Verbrennungsmodell direkt vom Turbulenzmodell abhéngig
ist. Dariiber hinaus wurden das NOx- und Ruf-Modell anhand gemessener
Emissionswerte validiert.

Messungen

Fiir die Simulation der Verbrennung und Emissionsbildung wurden bereits
vorhandene Messungen des 11.32/40-CD bzw. 11.32/44 Testmotors der MAN
Diesel SE mit KIVA3V nachgerechnet. Die Messungen umfassen zahlrei-
che Motorbetriebsvariationen, angefangen von Finspritzzeitpunktvariationen
bis hin zu Messungen mit unterschiedlichen Kolbenmulden. Es wurden so-
wohl Messungen mit konventionellem als auch Common Rail Einspritzsystem
nachgerechnet. Der Motor wurde bei den Untersuchungen mit MGO, MDF
oder HFO betrieben. Die Emissionmessungen erfolgten nach DIN EN ISO
8178 [21].

Die Druckindizierungen wurden tiber die Druckverlaufsanalyse bzw. Kreispro-
zessrechnung fiir die Simulation mit KIVA3V aufbereitet, um den gemesse-
nen Brennverlauf sowie den Summenbrennverlauf zu erhalten. Die Anfangs-
bedingungen fiir die CFD-Verbrennungssimulation wurden aus der Druck-
verlaufsanalyse entnommen und die spateren Simulationsergebnisse mit den
Druck-, Temperatur- und Brennverldufen der Druckverlaufsanalyse vergli-
chen. In vorangegangenen Untersuchungen wurde {iberpriift, ob der direkte
Vergleich von null- und dreidimensionaler Simulation zuléssig ist, da durch
die unterschiedlichen rdumlichen Diskretisierungen Abweichungen in den Be-
rechnungsergebnissen zu erwarten waren. Dafiir wurde ein mit KIVA3V si-
mulierter Druckverlauf als Eingangsdruck fiir die Druckverlaufsanalyse ver-
wendet. Der Vergleich des resultierenden Druckverlaufs mit dem KIVA3V-
Druckverlauf zeigte keine nennenswerten Unterschiede. Lediglich die resul-
tierenden Brenn- bzw. Summenbrennverldufe wichen in ihren Energienive-
aus etwas ab. Ursache hierfiir sind die bereits angesprochenen raumlichen
Diskretisierungen von null- und dreidimensionaler Simulation. Dies fiihrt zu
Unterschieden bei der spezifischen Warmekapazitét, da bei der nulldimen-
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sionalen Simualtion der Brennraum durch ein einziges Volumen abgebildet
wird, in dem das darin enthaltene Gemisch als homogen angenommen wird.
Bei der dreidimensionalen Simulation hingegen wird der Brennraum durch
das Berechnungsgitter in viele kleine Zellen aufgeteilt, in denen das Gas-
gemisch durch unterschiedliche Gemischzusammensetzungen, zum Beispiel
durch Verdampfung, Verbrennung oder Emissionsbildung, unterschiedliche
Wiérmekapazitdten hat. Dies fithrt in Summe {iber das gesamte Brennraum-
volumen zu Abweichungen bei der Ergebnissen.

Simulationsvorbereitung

Fiir die Verbrennungssimulationen wurden Sektornetze erstellt, wie sie be-
reits in den vorangegangenen Kapiteln verwendet wurden. Folglich wurde nur
ein Kraftstoffstrahl simuliert. Die blockstrukturierten Hexaedernetze wurden
mit dem kommerziellen Netzgenerator ICEM-Hexa CFD 10.0 erstellt. Die
Seitenldnge der Zellen wurde auf ungeféahr 2 mm eingestellt. Das Berechungs-
gitter wurde iiber die Ausgleichsvolumina fiir jeden Messpunkt dem entspre-
chenden Verdichtungsverhéltnis aus der Druckverlaufsanalyse angepasst. Ein
repriasentatives Sektornetz des Brennraums fiir einen 13-Lochinjektor des
1L32/40-CD Testmotors ist in Abbildung 5.26 dargestellt. Das Netz besitzt
im unteren Totpunkt (UT) ca. 100.000 Zellen, im oberen Totpunkt (OT)
sind es ca. 65.000 Zellen. Der Sektorwinkel betréagt in diesem Fall 27.7°.

Abbildung 5.26: Berechnungsgitter des 1L.32/40-CD Brennraums in OT fiir
einen 13-Lochinjektor

Die Startbedingungen der Simulationen stammen aus den Druckverlaufsana-
lysen der jeweiligen Messungen. Zur Reduzierung der Berechnungszeit wurde
ab 15°KW vor OT simuliert. Die Wandtemperaturen waren fiir jede Bautei-
loberflache konstant und wurden ebenfalls aus der Druckverlaufsanalyse ent-
nommen. Die aus der hydraulischen Simulation resultierende Einspritzzeit,
Einspritzdauer, sowie die Einspritzrate wurden in der Verbrennungssimu-
lation als Startbedingungen fiir die Kraftstoffeinspritzung vorgegeben. Die
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eingespritze Kraftstoffmasse sowie der Heizwert des verwendeten Kraftstoffs
wurden entsprechend der Summenbrennverldufe aus der Druckverlaufsana-
lyse eingestellt. Dieser Vorgang ist, trotz des trivialen Sachverhalts, sehr
wichtig fiir die spateren NOx Simulationsergebnisse und wird daher etwas
spater in diesem Kapitel genauer beschrieben.

Die Kraftstoffdaten wie Kraftstoffart, Dichte und Viskositit wurden in KI-
VA3V entsprechend der Messung eingestellt.

Die verwendeten Simulationsmodelle und Parameter sind bereits aus den
vorangegangenen Kapiteln zur Validierung der Sprayausbreitung bekannt
und werden nur der Vollstdndigkeit halber nochmals aufgelistet. Folgende
Modelle wurden in den Simulationen eingesetzt:

- Standard-k-e- [51], RNG-k-¢e- [54,55] und das modifiziertes k-e-Turbu-
lenzmodell nach Janicka und Peters |3]

- erweitertes Einkomponenten-Kraftstoffmodell mit Ersatzkraftstoffen fir
Tetradekan, MGO, MDF und HFO

- Blob Priméraufbruchsmodell von Reitz [21]

- Kelvin-Helmholtz/ Rayleigh-Taylor (KH/RT) Sekundéraufbruchsmo-
dell [24]

- Spalding Verdampfungsmodell mit KIVA3V-Standardparametern |35,

|

- Shell-Ziindmodell [10] und Characteristic-Timescale-Combustion Mo-
dell (CTC-Verbrennungsmodell) [12]

- NOx-Berechnung mit erweitertem Zeldovich-Mechanismus [62]

- Rukbildung nach Hiroyasu [17], Rufoxidation nach Nagle und Strick-
land-Constable [15]

Den Ergebnissen aus den vorangegangenen Untersuchungen zum Tropfenauf-
bruch folgend, wurde das Tropfenkollisionsmodell nicht verwendet, da des-
sen Einsatz zu unrealistischem Sprayverhalten fiihrt. Die Modellparameter
blieben fiir alle in diesem Kapitel gezeigten Simulationen unverdndert und
wurden nicht dem entsprechenden Fall angepasst.

Untersuchung des Einflusses des erweiterten Kraftstoffmodells auf
die Verbrennungssimulation

In den beiden vorangegangenen Kapiteln wurde das erweiterte Kraftstoff-
modell mit der Dichte- und Viskositdtsanpassung fiir Sprayausbreitung und
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Verdampfung bereits hinreichend untersucht. Den Auswirkungen des Modells
auf die Verbrennungssimulation wurde im Folgenden nachgegangen.
Zunéachst wurden drei verschiedene Messungen des 1L32/40-CD mit MGO,
MDF und HFO fiir jeweils 100% Last mit KIVA3V unter Verwendung des
modifizierten k-e-Turbulenzmodells nachgerechnet. Fiir jede Messung wur-
den zwei Simulationen mit dem erweiterten Kraftstoffmodell durchgefiihrt.
Eine mit Tetradekan (Ci4Hsp) und die andere mit dem zur Messung pas-
senden Ersatzkraftstoff MGO, MDF oder HFO. In jedem Fall wurden bei
den Simulationen die Kraftstoffeigenschaften Dichte, Viskositdt und Heiz-
wert entsprechend der realen Eigenschaften angepasst.

Fiir jede Kraftstoffart wurden die Druck-, Brenn-, und Summenbrennver-
ldufe der beiden Simulationen mit den Daten aus der Druckverlaufsanalyse
verglichen.
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Abbildung 5.27: Gegeniiberstellung der simulierten Druckverlaufe fiir C14Hsg
und MGO im Vergleich zur Messung

Die Abbildungen 5.27, 5.28 und 5.29 zeigen die Simulationsergebnisse fiir
C14H3p und MGO im Vergleich zur Messung. Der Druckverlauf in Abbil-
dung 5.27 zeigt, dass die Stoffdaten des Ersatzkraftstoffs MGO zu einem
etwas besseren Ergebnis fithren als die Stoffdaten fiir C14Hsg. Die Simula-
tion mit dem Ersatzkraftstoff C14Hsg ergibt fiir den Brennverlauf in Abbil-
dung 5.28 eine etwas langsamere Warmefreisetzung von 7°KW bis 28°KW
als es fiir den Ersatzkraftstoff MGO der Fall ist. Fiir beide Ersatzkraftstoffe
wird in der Simulation der Kraftstoff zu 100% umgesetzt, wie Abbildung 5.29
zeigt. Die anderen untersuchten Kraftstoffe MDF und HFO zeigen bei den
Messungen und den Brennverldufen aus der Prozessrechunngn kaum Unter-
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Abbildung 5.28: Gegeniiberstellung der simulierten Brennverlaufe fiir C14Hsg
und MGO im Vergleich zur Messung
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Abbildung 5.29: Gegeniiberstellung der simulierten Summenbrennverldufe
fiir C14H3p und MGO im Vergleich zur Messung

schiede. Auch die Simulationen zeigen sowohl mit Ci4Hszp als auch mit den
neuen Ersatzkraftstoffen fiir MDF und HFO ein dhnliches Verhalten, wie es
in den Abbildungen 5.30 bis 5.35 dargestellt ist. Die marginalen Unterschiede
zwischen C14Hsg und MGO bzw. MDF resulterien aus den Anpassungsfunk-
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tionen fiir Dichte und Viskositit des erweiterten Kraftstoffmodells, die fir
beide Ersatzkraftstoffe angewendet wurden.
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Abbildung 5.30: Gegeniiberstellung der simulierten Druckverlaufe fiir C14Hsg
und MDF im Vergleich zur Messung
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Abbildung 5.31: Gegeniiberstellung der simulierten Brennverlaufe fiir C14Hsg
und MDF im Vergleich zur Messung

Wie die Untersuchungen zur Sprayausbreitung in den Kapiteln 5.1 und 5.2
gezeigt haben, ist der Tropfenaufbruch sowie die Eindringtiefe der beiden
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Abbildung 5.32: Gegeniiberstellung der simulierten Summenbrennverldufe
fir C14H3p und MDF im Vergleich zur Messung

Ersatzkraftstoffe aufgrund der angepassten Dichte und Viskositét praktisch
identisch und kann daher nicht fiir die Unterschiede in den Verldufen verant-
wortlich sein. Folglich resultiert die Abweichung aus den nicht angepassten
Kraftstoffeigenschaften: Dampfdruck, Verdampfungsenthalpie bzw. Warme-
leitfahigkeit. Eine weitere Ursache konnten die unterschiedlichen Anteile von
Kohlenstoff (C) und Wasserstoff (H) der Ersatzkraftstoffe sein. Da die Bil-
dungsenthalpie von Kohlendioxid (COgz ca. 400 kJ/mol) hoher ist als von
Wasser (H2O ca. 240 kJ/mol) und die dafiir zustdndigen Reaktionsgleichun-
gen nicht gleich schnell ablaufen, kann ein prozentual unterschiedlicher Anteil
von C und H trotz identischem unterem Heizwert des Ersatzkraftstoffs zu
zeitlichen Unterschieden bei der Warmefreisetzung fiihren.

Fiir die Modellierung des Ersatzkraftstoffs HFO wurde aus Kraftstoffanaly-
sen der prozentuale Anteil von C und H entnommen und mit einem gemes-
senen Molgewicht die Anzahl der C- und H-Atome berechnet. Aufgrund des
hohen Schwefelanteils von ca. 3% fiir den analysierten Kraftstoff wurde der
Schwefel dem Wasserstoff zugeordnet, da die Bildungsenthalpien von SO2
und HsO sehr dhnlich sind. Der prozentuale Anteil bezogen auf die Masse
betrug demnach 87% C und 13% H. Daraus ergab sich fiir HFO ein C33Hgg
Molekiil mit einem Molgewicht von 460 kg/kmol. Fiir die Ersatzkraftstoffe
MGO und MDF wurde entsprechend vorgegangen.

Zur Uberpriifung des Einflusses unterschiedlicher Anteile von C und H im
Ersatzkraftstoff wurde der Ersatzkraftstoff C14Hsp so geéndert, dass er bei
identischen prozentualen Anteilen von C und H dem Molgewicht des Ersatz-
kraftstoffs HFO entspricht. Dadurch ergab sich der Ersatzkraftstoff Cs3Hgp.
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Abbildung 5.33: Gegeniiberstellung der simulierten Druckverlaufe fiir C14Hsg
HFO und dem modifizierten Ersatzkraftstoff Cs3Hgy im Vergleich zur Mes-
sung

Alle anderen Kraftstoffeigeschaften blieben entsprechend Ci4Hgg unverin-
dert.

Die Abbildungen 5.33, 5.34 und 5.35 zeigen neben den Simulationsergeb-
nissen fiir C14Hgg und HFO auch die Ergebnisse des modifizierten Cs3Hgg
Ersatzkraftstofls. Es wird deutlich, dass der Anteil von C und H im Kraftstoff
nicht beliebig gewahlt werden kann, da die Umsetzung von Kohlenstoff nach
COg2 beziehungsweise Wasserstoff zu HoO unterschiedlich schnell ablauft. Der
angepasste Ersatzkraftstoff CssHgg ergibt im Vergleich zur Messung eine bes-
sere Ubereinstimmung als es fiir C14H3p der Fall ist. Dennoch ist eine Abwei-
chung von Cz3Hgp zum Ersatzkraftstoff HFO zu erkennen. Dies kann anhand
der vorliegenden Ergebnisse nur aus den unterschiedlichen Verdampfungsei-
genschaften der Ersatzkraftstoffe resultieren, da alle anderen Eigenschaften
identisch sind.

Die Simulationsergebnisse zur Untersuchung des Einflusses der neuen Er-
satzkraftstoffe MGO, MDF und HFO, in Kombination mit dem erweiteren
Kraftstoffmodell, zeigen deutlich, dass die neuen Modelle bessere Ergebnis-
se im Vergleich zur Messung liefern als es fiir das bisherige Standardmodell
C14Hs3g der Fall ist. Die folgenden Verbrennungssimulationen wurden daher
mit den neuen Modellen durchgefiihrt.
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Abbildung 5.34: Gegeniiberstellung der simulierten Brennverlaufe fiir C14Hsg
und HFO im Vergleich zur Messung
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Abbildung 5.35: Gegeniiberstellung der simulierten Summenbrennverldufe
fiir C14Hsp und HFO im Vergleich zur Messung
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Untersuchung der Interaktion von Turbulenz und Verbrennung

Da das verwendete CTC-Verbrennungsmodell auf Ergebnisse des Turbulenz-
modells zuriickgreift, ist es nicht moglich die beiden Modelle einzeln zu vali-
dieren. Das Verbrennungsmodell verwendet zur Berechnung der chemischen
Zeitskala die turbulente kinetische Energie k und die Dissipation e als Ein-
gangsgrofsen. Aus diesem Grund wurde fiir die Validierung der Verbrennung
eine Variation des Turbulenzmodells mit drei verschiedenen k-e-Modellen
(Standard-k-e-, RNG-k-¢e-, modifiziertes k-e-Turbulenzmodell) und ansons-
ten identischen Einstellungen durchgefiihrt.
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Abbildung 5.36: Gegeniiberstellung der Druckverldufe der verschiedenen k-
e-Turbulenzmodelle mit dem gemessenen Druckverlauf

Fiir die Untersuchung wurde ein Volllast-Punkt des 1L32/40-CD mit MGO
und konventionellem Einspritzsystem gewéhlte. Abbildung 5.36 zeigt die si-
mulierten Druckverldufe der drei verschiedenen Turbulenzmodelle im Ver-
gleich zum gemessenen Druckverlauf. Zunéchst fallt auf, dass alle drei Tur-
bulenzmodelle zu mehr oder weniger stark unterschiedlichen Druckverldufen
fiihren. Vor allem das Standard k-e-Turbulenzmodell weicht sehr stark von
der Messung und den beiden anderen Turbulenzmodellen ab. Bei der Be-
trachtung des simulierten Brennverlaufs des Standard k-e-Turbulenzmodells
in Abbildung 5.37 ist zu erkennen, dass die Verbrennung ab ca. 5°’KW nach
OT sehr stark verschleppt wird und die Energie des Kraftstoffs nur sehr
langsam freigesetzt wird, was zu einer nicht vollstdndigen Verbrennung des
vorhandenen Kraftstoffs fiihrt. Die anderen beiden Turbulenzmodelle folgen
dem berechneten Brennverlauf aus der Druckverlaufsanalyse recht gut. Al-
lerdings féllt der Brennverlauf des RNG-k-e-Turbulenzmodells frither ab als
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Abbildung 5.37: Brennverldufe der drei k-e-Turbulenzmodelle im Vergleich
zum berechneten Brennverlauf aus der Druckverlaufsanalyse

der des modifizierten k-e-Turbulenzmodells, was auch bei diesem Turbulenz-
modell zu einer nicht vollstdndigen Verbrennung des Kraftstoffs fiihrt, wie
der Summenbrennverlauf in Abbildung 5.38 deutlich zeigt.

Da die Simulationen mit identischen Modellen und Einstellungen und ledig-
lich unterschiedlichen Turbulenzmodellen durchgefithrt wurden, kann dieses
Verhalten lediglich zwei Ursachen haben. Entweder erzeugen die Turbulenz-
modelle sehr stark unterschiedliche chemische Zeitskalen fiir die Verbrennung
des Kraftstoffs oder die Stromungen und damit die Gemischbildung sind sehr
unterschiedlich. Die dritte Moglichkeit wére eine Kombination beider Optio-
nen.

Zur Klérung dieses Problems wurden zunéchst die Zeitskalen des Verbren-
nungsmodells genauer betrachtet. Dafiir muss die Funktionsweise des Ver-
brennungsmodells bekannt sein, auf die nun etwas genauer eingegangen wird.

Innerhalb einer einzelnen Zelle des Berechnungsraums befindet sich eine be-
stimmte Menge eines Kraftstoff-Luft-Gemischs mit bekannten Anteilen an
Kraftstoff und Sauerstoff. Um zu bestimmen, wie viel Kraftstoff wiahrend ei-
ner bekannten Zeitspanne verbrennt, muss zunéchst die chemische Zeitskala
vom Verbrennungsmodell berechnet werden. Die chemische Zeitskala setzt
sich beim hier verwendeten CTC-Verbrennungsmodell aus einer laminaren
und einer turbulenten Zeitskala zusammen. Die laminare Zeitskala 7; basiert
auf einer einfachen Arrheniusfunktion und ist lediglich von den Anteilen von
Kraftstoff [RH|] und Sauerstoff [O2] sowie der ortlichen Temperatur T' ab-
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Abbildung 5.38: Summenbrennverldufe der drei k-e-Turbulenzmodelle im
Vergleich zum berechneten Summenbrennverlauf aus der Druckverlaufsana-
lyse

héangig,

-1 0.75 1.5 E
7= A" [RH]™"[O2] emp(ROT) .
Daraus folgt fiir ein fettes Gemisch oder fiir eine geringe, 6rtliche Temperatur
eine sehr hohe laminare Zeitskala. Die turbulente Zeitskala 7; errechnet sich
direkt aus den Turbulenzgrofen, der turbulenten kinetischen Energie k, der
Dissipation € sowie einem Parameter Co

(5.2)

7t =Chk/e . (5.3)

Zur Berechnung der chemischen Zeitskala 7. werden laminare und turbulente
Zeitskala addiert, wobei die turbulente Zeitskala noch zuséatzlich mit f mul-
tipliziert wird. Dieser Gewichtungsterm berechnet sich in Abhéngigkeit der
Gaszusammensetzung bzw. des umgesetzten Kraftstoffs in der betrachteten
Zelle und schwankt zwischen 0 und 1. Daraus ergibt sich fiir die chemische
Zeitskala folgender Zusammenhang

Te=T1+ f1¢ . (5.4)

Generell fiihrt eine hohe chemische Zeitskala zu einer langsameren Kraft-
stoffumsetzung.

Abbildung 5.39 zeigt die tiber das Berechnungsgitter gemittelten chemischen
Zeitskalen fiir die drei verschiedenen k-e-Turbulenzmodelle. Wenn man die
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Summenbrennverldufe aus Abbildung 5.38 betrachtet und diese mit dem Ver-
lauf der chemischen Zeitskalen vergleicht, fillt vor allem fiir das Standard
k-e-Turbulenzmodell auf, dass die schlechte Umsetzung des Kraftstoffs nicht
ausschlieflich mit der chemischen Zeitskala erkléart werden kann. Zwar befin-
det sich die chemische Zeitskala ab ca. 30°KW stets iiber der Zeitskala des
modifizierten k-e-Modells, doch das RNG-k-e-Modell weist eine noch hohere
chemische Zeitskala auf, obwohl dessen Kraftstoffumsetzung besser als beim
Standard k-e-Turbulenzmodell ist.
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Abbildung 5.39: Gemittelte chemische Zeitskalen der drei k-e-Turbulenz-
modelle

Betrachtet man die einzelnen Terme der chemischen Zeitskala in den Abbil-
dung 5.40 und 5.41, also turbulente und laminare Zeitskala, wird klar, dass
die Interaktion zwischen Verbrennungsmodell und Turbulenzmodell nicht
der Grund fiir die schlechte Umsetzung des Kraftstoffs sein kann. In Abbil-
dung 5.40 sind die turbulenten Zeitskalen dargestellt. Nach diesen Zeitskalen
miisste das RNG-k-e-Turbulenzmodell den Kraftstoff am schnellsten umset-
zen. Das Standard- sowie das modifizierte k-e-Turbulenzmodell wéren in etwa
gleich schnell, wobei das Standard k-e-Turbulenzmodell etwas langsamer wé-
re. Die turbulente Zeitskala trégt also nur zu einem kleinen Teil zur schlech-
ten Kraftstoffumsetzung von Standard und RNG-k-e-Turbulenzmodell bei.
Wenn man sich den zeitlichen Verlauf der laminaren Zeitskala in Abbil-
dung 5.41 und die Arrheniusgleichung 5.2 ansieht, kann man die Ursache
auf zwei Sachverhalte eingrenzen. Entweder ist die lokale Temperatur in den
betrachteten Zellen sehr niedrig oder es liegt ein sehr fettes Kraftstoff-Luft-
Gemisch vor. Die Temperatur kann fiir dieses Verhalten ausgeschlossen wer-
den, da die Verbrennung bis ca. 5° KW nach OT sehr gut voranschreitet.
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Abbildung 5.40: Gemittelte turbulente Zeitskalen der drei k-e-Turbulenz-
modelle

0.15
— St. k-e
—RNG k-e
—mod. k-e
0.10
=
£
S
0.05
0.00 Mo —:
20 -10 0 10 20 30 40 50 60 70 80

Kurbelwinkel [°KW]

Abbildung 5.41: Gemittelte laminare Zeitskalen der drei k-e-Turbulenz-
modelle

Um das Problem des lokal sehr fetten Kraftstoff-Luft-Gemischs zu unter-
suchen, wurden die Simulationsergebnisse in Bezug auf das Strémungsver-
halten und die Lambda-Verteilung genauer betrachtet. Die Abbildung 5.42
zeigt einen Schnitt durch die Sprayachse. Auf der Schnittebene ist der lokale
Wert von Lambda als Farbkonturplot dargestellt. Zudem werden Geschwin-
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digkeitsvektoren angezeigt, um den Stromungsverlauf besser darstellen zu

kénnen.
modifiziertes k-¢ RNG k-¢ Standard k-e
KW=355 - - -
= = - = —— e e 3
A —— : M =

KwW=375

Lambda [-]

000 025 050 075 100

Abbildung 5.42: Zeitliche Entwicklung des Stromungsverhaltens und des lo-
kalen Lambdas fiir die verschiedenen k-e-Turbulenzmodelle

Die Bildreihenfolge zeigt von links nach rechts die Ergebnisse fiir das mo-
difizierte, das RNG- und das Standard k-e-Turbulenzmodell. Der zeitliche
Abstand der Bilder betrigt jeweils 20°KW. Die Einspritzung erfolgt bei
9°KW vor OT. Wie Abbildung 5.42 zeigt, verbrennt das Kraftstoff-Luft-
Gemisch beim modifizierten k-e-Turbulenzmodell problemlos ohne irgend-
welche Auffilligkeiten. Wenn man sich die Ergebnisse des RNG-k-e-Modells
im Vergleich zu denen des modifizierten k-e-Modells ansieht, so verhalten
sich die Stromungen der beiden Simulationen zunéchst sehr &hnlich. Da
aber das RNG-k-e-Turbulenzmodell, wie bereits in Kapitel 5.1 gezeigt, ei-
ne sehr viel geringere turbulente Viskositit erzeugt als das modifizierte k-e-
Turbulenzmodell, kann der gasformige Kraftstoffstrahl weiter in den Brenn-
raum eindringen und trifft so eher auf die Kolbenkrone bzw. in die Mulde
des Kolbens. Der aus Kapitel 3.1 bekannte, zusétzliche Term des RNG-k-
e-Modells reduziert die turbulente Viskositdt bei hohen Schergeschwindig-
keiten nur wihrend der Einspritzung. Bei geringen Schergeschwindkeiten
entspricht das Tubulenzmodell jedoch dem Standard k-e-Modell [56], was
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wieder zu einer sehr hohen turbulenten Viskositét fithrt. Daher kann sich
nach Beendigung der Einspritzung und dem Abklingen der hohen Scherge-
schwindigkeiten das sehr fette Kraftstoff-Luft-Gemisch in der Kolbenmulde
anlagern. Aufgrund mangelnder Stromungsbewegung wird es nicht mehr ab-
transportiert. Dies fiihrt zu einer schlechten Gemischbildung und damit zum
Erliegen der Verbrennung, wie man es am Summenbrennverlauf in Abbil-
dung 5.38 bereits beobachten konnte.

Beim Standard k-e-Turbulenzmodell ist ein &hnliches Problem zu beobach-
ten. Durch die sehr hohe turbulente Viskositat des Modells wird der Kraft-
stoffstrahl sehr stark verzogert und die Durchmischung von Kraftstoff und
Luft ist entsprechend schlecht. Zudem lagert sich das Gemisch am Zylinder-
kopf an. Um 25°KW nach OT entsteht im Bereich des fetten Gemischs ein
grofter Wirbel, wodurch kein neuer Sauerstoff in die fette Zone eingebracht
werden kann.

Beziiglich des Stromungsverhaltens der k-e-Turbulenzmodelle kann gesagt
werden, dass die Durchmischung bei friithem Wandkontakt zum Erliegen
kommt und dadurch der Kraftstoff nicht vollstdndig verbrannt wird. Wie
spatere Simulationen mit dem modifizierten k-e-Turbulenzmodell zeigen wer-
den, tritt bei geringen Lasten auch bei diesem Modell das Phénomen auf,
dass bei frithem Wandkontakt die Durchmischung von Kraftstoff und Luft
beeintrachtigt wird und der Kraftstoff dadurch nicht vollsténdig umgesetzt
werden kann.

Fiir die Turbulenzmodellierung kann nach der Untersuchung der hier ver-
wendeten Modelle gesagt werden, dass das modifizierte k-e-Turbulenzmodell
das beste Ergebnis mit den hier verwendeten Modellen und Parametern lie-
fert. Die weiteren Untersuchungen werden daher mit diesem Turbulenzmodell
durchgefiihrt.

Untersuchung und Einstellung der Geschwindigkeitskonstanten fiir
den erweiterten Zeldovich-Mechanismus

Fir die Simulation der Stickoxid-Emissionen wurde der in KIVA3V ver-
wendete, erweiterte Zeldovich-Mechanismus genauer untersucht und die Ge-
schwindigkeitskonstanten der Reaktionsgleichungen variiert. Die drei verwen-
deten Reaktionsgleichungen lauten:

k _
O+N, &~ NO+N, (5.5)
N+0, T No
+0y & + O, (5.6)
k- _
N+OH &~ NO+H. (5.7)
|

Als Grundlage fiir die Variationen wurde die Dissertation von Heider |
verwendet.
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Es wurden demnach folgende Geschwindigkeitskonstanten fiir die Arrheni-
usgleichungen betrachtet:

KIVA3V

Pattas

- Wray

Baulch

- Urlaub

Als Testfall wurde eine Einspritzzeitpunktvariation mit drei Messungen fiir
den 11.32/40-CD mit CR-Einspritzung verwendet. Die untersuchten Ein-
spritzzeitpunkte lagen bei 9, 5 und 2°KW vor OT. Der Schwerpunkt der
Untersuchung lag zum einen auf der Vorhersage des richtigen Trends, al-
so der Qualitdt der Simulationen, aber auch auf den quantitativen Ergeb-
nissen im Vergleich zu den Messungen. Die Simulationen wurden mit den
identischen Modellen und Parametereinstellungen durchgefiihrt, wie sie in
den vorangegangenen Untersuchungen verwendet wurden. Die Abbildun-
gen 5.43, 5.44 und 5.45 zeigen den Vergleich des Brennverlaufs der Simulatio-
nen mit den Messungen. Wie zu erkennen ist, beeinflussen die unterschiedli-
chen Geschwindigkeitskonstanten des NOx-Modells den Brennverlauf prak-
tisch nicht. Die mit ,Hu* (fiir unterer Heizwert) beschrifteten Brennverlaufe
sind Simulationsergebnisse mit Geschwindigkeitskonstanten nach Pattas [63]
und verdndertem Heizwert, auf die etwas spéter genauer eingegangen wird.
Bei der Betrachtung der simulierten und gemessenen NOx-Werte in Abbil-
dung 5.46 sind bei den aus [64] stammenden Geschwindigkeitskonstanten
nur leichte Unterschiede in der Steigung der Trendlinie zu beobachten. Den
besten Trend liefern nach den hier gezeigten Ergebnissen die Simulationen
mit Geschwindigkeitskonstanten nach Pattas, die sehr &hnlich den Standard
KIVA3V-Ergebnissen sind.

Beziiglich der allgemein sehr hohen NOx-Werte bei der Simulation wurde
der genaue Grund fiir dieses Verhalten hinterfragt. Wie viel Energie durch
den Kraftstoff in den Brennraum eingebracht wird, ist durch die eingespritzte
Kraftstoffmenge und den unteren Heizwert des Kraftstoffs festgelegt. Bei der
Angabe der initialen Eingabedaten fiir eine Verbrennungssimulation miissen
diese beiden Werte vorgegeben werden. Die Menge des eingespritzten Kraft-
stoffs wurde in den bisherigen Simulationen aus der hydraulischen Simulation
des Einspritzsystems entnommen und der Heizwert dann entsprechend dem
Summenbrennverlauf aus der Druckverlaufsanalyse angepasst. Daraus folgte
in der Regel ein hoherer Heizwert, als ihn der reale Kraftstoff hat.
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Abbildung 5.43: Brennverldufe der Simulationen mit unterschiedlichen Ge-

schwindigkeitskonstanten des erweiterten Zeldovich-Mechanismuses fiir spéte
Einspritzung, 2° v. OT
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Abbildung 5.44: Brennverldufe der Simulationen mit unterschiedlichen Ge-
schwindigkeitskonstanten des erweiterten Zeldovich-Mechanismuses fiir mitt-
lere Einspritzung, 5° v. OT

Zur Klarung des Problems wurde dieses Vorgehen gedndert, indem fiir die
Simulation der reale Heizwert des Kraftstoffs verwendet wurde. Im Gegen-
zug mufste dann die eingespritzte Kraftstoffmenge reduziert werden, um die
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Abbildung 5.45: Brennverldufe der Simulationen mit unterschiedlichen Ge-
schwindigkeitskonstanten des erweiterten Zeldovich-Mechanismuses fiir frithe

Einspritzung, 9° v. OT
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Abbildung 5.46: NOx Emissionen bei Simulationsende incl. Trendlinien, im
Vergleich zu den Messungen, fiir variierende Einspritzzeitpunkte

korrekte Energiemenge des Summenbrennverlaufs zu erzielen. Wie in den
Abbildungen 5.43, 5.44 und 5.45 zu sehen ist, hat diese Anderung keinen
Einfluss auf die simulierten Brennverlaufe, jedoch auf die Menge des produ-
zierten NOx, wie Abbildung 5.46 zeigt.
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Anpassung der Modellparameter des 2-Schritt Rufi-Modells

Fiir die Einstellung der Parameter des Ruf-Modells wurden dieselben Ein-
spritzzeitpunktvariationen verwendet wie fiir die Validierung der NOx- Si-
mulation. Ziel der Untersuchung war auch hier, die Qualitiat der Rufs-Simu-
lation zu verbessern. Einzustellende Parameter waren die Rufspartikelgrofse
und die Rufidichte sowie die Anderung des Pre-Exponentialfaktors in der
Arrheniusgleichung fiir die Ruffbildung. Der Pre-Exponentialfaktor hat in
der Simulation den gréften Einfluss auf den Anteil des produzierten Rufses.
Fiir die Rufsdichte und die Rufspartikelgrofe wurden Werte verwendet wie
sie auch in der Literatur zu finden sind [28].

Die Ergebnisse der Ruff-Simulationen vor und nach der Parameteranpassung
im Vergleich zur Messung sind in Abbildung 5.47 dargestellt. Fiir frithe Ein-
spritzung ist der Vergleich von Rechnung und Messung mit den angepassten
Parametern sehr gut. Allerdings kann der Trend der gemessenen Rufsemis-
sionen in Abhéngigkeit des Einspritzzeitpunktes, sowohl vor als auch nach
der Parameteranpassung nicht wiedergegeben werden. Auch mit weiterfiih-
renden Parametervariationen konnte keine Verbesserung erzielt werden.
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Abbildung 5.47: Ruftemissionen fiir variierende Einspritzzeitpunkte bei Simu-
lationsende incl. Trendlinien vor und nach Parameteranpassung im Vergleich
zu den Messungen

Simulation ausgewihlter Motorvarianten

Zum Nachweis der Giiltigkeit der durchgefiihrten Modellanderungen und
Parameteranpassungen wurden verschiedene Motorbetriebsvariationen mit
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den zuvor getroffenen Einstellungen durchgefiihrt. Folgende Variationen des
11.32/40-CD bzw. 11L32/44 Testmotors der MAN Diesel SE wurden unter-
sucht:

- Last - Injektor
- Einspritzdruck - Mulde

Die Simulationen wurden, je nach Messung, mit dem neuen Kraftstoffmodell
fir MGO, MDF oder HFO durchgefiithrt und das Kraftstoffmodell an den
verwendeten Kraftstoff hinsichtlich Dichte, Viskositdt und Heizwert ange-
passt. Es wurde das modifizierte k-e-Turbulenzmodell verwendet.

Bei der Simulation von Lastvariationen fiir 100, 75, 50, 25 und 10% Last,
wurden Messungen des 1L.32/40-CD mit konventioneller Einspritzung und
MGO simuliert. Die Modellauswahl und die Parametereinstellungen fiir die
CFD-Verbrennungssimulation wurde entsprechend den zuvor gemachten An-
gaben gesetzt. Die einzelnen Simulationsergebnisse fiir Druck-, Brenn- und
Summenbrennverlauf sind in Anlage A, in den Abbildungen A.1 bis A.15
angegeben. Die Abbildungen 5.48 und 5.49 zeigen den Rechnungs-Messungs-
Vergleich fiir die NOx- bzw. Ruff-Emissionen der untersuchten Lasten.
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Abbildung 5.48: NOx-Emissionen bei Simulationsende im Vergleich zu den
Messungen fiir variierende Last mit MGO

Man erkennt deutlich, dass weder fiir die NOx- noch fiir die Rufsemissions-
werte gute Ergebnisse erzielt werden konnten. Weder die Qualitdt noch die
Quantitdt der Emissionen im Vergleich zu den Messergebnissen ist zufrie-
denstellend. Bei den Rufiwerten ist dies kaum verwunderlich, da der aus den
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Abbildung 5.49: Rufsemissionen bei Simulationsende im Vergleich zu den
Messungen fiir variierende Last mit MGO

Simulation resultierende, elementare Kohlenstoff nicht direkt mit der Rufs-
messung verglichen werden kann, worauf in Kapitel 4.5 bereits eingegangen
wurde.

Bei den NOx-Emissionen miisste jedoch bei vergleichbar guter Verbren-
nungssimulation aufgrund des thermischen NOx zumindest der richtige Tr-
end berechnet werden kénnen. Betrachtet man sich die Summenbrennver-
laufe in Anlage 1 fiir die entsprechenden Lastpunkte, so erkennt man, dass
mit abnehmender Last die Umsetzung des Kraftstoffs in der Simulation un-
vollstédndig wird und dadurch die eingebrachte Energie pro Zelle geringer ist.
Eine Ausnahme bildet die Simulation fiir 10% Last. Aufgrund der geringen
Menge eingespritzen Kraftstoffs kann dieser gut durchmischt werden und
schnell verbrennen.

Durch die sich verschlechternde Kraftstoffumsetzung bei Reduzierung der
Last in der Simulation werden fiir den richtigen NOx-Trend die notwendi-
gen Temperaturen nicht erreicht und es wird weniger NOx produziert als
bei vollstandiger Verbrennung erzeugt werden wiirde. Prinzipiell ist das Pro-
blem der unvollstdndigen Verbrennung identisch mit dem Problem bei Voll-
lastsimulation unter Verwendung des RNG-k-e-Turbulenzmodells, wie es in
Abbildung 5.38 gezeigt wurde.

Fiir die Injektorvariationen wurden Messungen des 1L32/44 mit CR-Einspri-
tzung und 1300 bar Einspritzdruck mit HFO verwendet. Untersucht wurden
die Injektoren 13x0.39-82°, 12x0.43-78°, 13x0.41-78° und 13x0.41-80°. Die
Bezeichnung der Injektoren gibt die Anzahl der Diisenlécher, den Diisen-
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Abbildung 5.50: NOx-Emissionen bei Simulationsende im Vergleich zu den
Messungen fiir Injektorvariationen

durchmesser in Millimeter sowie den halben Einspritzwinkel, gemessen von
der Zylinderachse, an.

Die einzelnen Simulationsergebnisse sind in Anlage A, in den Abbildun-
gen A.16 bis A.27, angegeben. Bei der Betrachtung der Druck- und Brennver-
ldufe, sind die Ubereinstimmungen zwischen Simulation und Messung gut.
Im Allgemeinen ist der Brennverlauf zu Beginn etwas zu schnell. Die Kraft-
stoffumsetzung ist bei allen Simulationen vollsténdig. Die Abbildung 5.50
zeigt den Rechnungs-Messungs-Vergleich fiir die NOx-Emissionen der un-
tersuchten Injektoren. Im Gegensatz zur Lastvariation kann der Trend der
NOx-Emissionen sehr gut wiedergegeben werden. Quantitativ sind die Simu-
lationsergebnisse um ca. 40% hoher als die Messung. Auf einen Vergleich der
Rufsemissionen wurde verzichtet, da die Messungen mit Schwerdl durchge-
fiihrt wurden und ein Vergleich mit Simulationsergebnissen somit unbrauch-
bar ist.

Bei den Simulationen der Einspritzdruckvariation fiir 1500, 1400 und 1300
bar, wurden wieder Messungen des 11.32/44 mit CR Einspritzung und HFO
nachgerechnet. Die einzelnen Simulationsergebnisse sind in Anlage A, in den
Abbildungen A.28 bis A.34 angegeben. Die Druck- und Brennverldufe zei-
gen wiederum eine gute Ubereinstimmung zur Messung abgesehen von ei-
ner etwas zu schnellen Verbrennung am Anfang. Abbildung 5.51 zeigt den
Rechnungs-Messungs-Vergleich der NOx-Emissionen fiir die untersuchten
Einspritzdriicke. Wie die Ergebnisse zeigen, kann fiir variierende Einspritz-
driicke der Trend der NOx-Messung sehr gut wiedergegeben werden. Wie
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Abbildung 5.51: NOx-Emissionen bei Simulationsende im Vergleich zu den
Messungen, fiir Einspritzdruckvariationen

bei der Injektorvariation, liegen die Ergebnisse ca. 40% iiber den Messwer-

ten.

Abbildung 5.52: CFD-Berechnungsgitter fiir die Verbrennungssimulation fiir
drei verschiedene Muldengeometrien

Fiir die Untersuchung der Muldenvariationen wurden Messungen fiir drei
verschiedene Mulden simuliert. Durchgefiihrt wurden die Messungen am 1L-
32/40-CD Testmotor mit CR-Einspritzung. Als Kraftstoff wurde HFO ein-
gesetzt. Das Verdichtungsverhiltnis war bei allen Muldenvarianten gleich.
Abbildung 5.52 zeigt die drei verwendeten Berechnungsgitter in OT fiir die
genannten Mulden A, B und C.

Es wurde fiir jede Mulde nur eine Messung mit jeweils identischem Einspritz-
zeitpunkt durchgefiihrt. Die Mulden und die einzelnen Simulationsergebnisse
sind in Anlage A, in den Abbildungen A.37 bis A.48, angegeben. Die Simu-
lationsergebnisse sind im Vergleich zur Messung in guter Ubereinstimmung.
Die Abbildung 5.53 zeigt den Rechnungs-Messungs-Vergleich fiir die NOx-
Emissionen der untersuchten Mulden. Auch bei der Muldenvariation kann
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Kapitel 6

Schlussfolgerung und Ausblick

Die Modellierung der dieselmotorischen Verbrennung ist aufgrund der vielen
zu beachtenden Prozesse sehr schwierig. Vom Tropfenaufbruch bis zu den
Verbrennungs- und Emissionsmodellen tragen alle einen wichtigen Teil zur
Qualitdt der Verbrennungssimulation bei und werden stindig weiterentwi-
ckelt und validiert. Da dies fast ausschlieflich fiir schnelllaufende Dieselmo-
toren erfolgt, konnen die Simulationsmodelle meist nicht ohne Modifikation
auf andere Dieselmotortypen, wie zum Beispiel schwerdlbetriebene, mittel-
schnelllaufende Grofidieselmotoren, angewendet werden.

Der wohl auffalligste Unterschied beim Verbrennungsprozess zwischen schnell-
laufenden Dieselmotoren und schwerdlbetriebenen Grofsdieselmotoren ist si-
cherlich der Kraftstoff, der einen grofsen Einfluss auf alle Bereiche der Die-
selverbrennung hat.

Die sehr unterschiedlichen Kraftstoffeigenschaften mariner Kraftstoffe, insbe-
sondere von Schwerdl, machen es praktisch unmoglich, einen reprasentativen
Ersatzkraftstoff zu entwickeln. Insbesondere die fiir die Strahlausbreitung
und den Tropfenaufbruch wichtigen Kraftstoffeigenschaften wie Dichte und
Viskositéat sind fiir die Simulation von entscheidender Bedeutung. Die Ober-
flichenspannung, der in der Realitét eine grofe Bedeutung fiir die Strahlaus-
breitung zugeschrieben wird, hat jedoch auf das Simulationsergebnis kaum
eine Auswirkung, was in dieser Arbeit nachgewiesen werden konnte. Hier sind
die Aufbruchsmodelle fiir Primér- als auch Sekundaraufbruch sowie Tropfen-
kollision noch nicht sensibel genug.

Bei der Simulation der Verbrennung wurde die Sensibilitdt des Kraftstoffmo-
dells hinsichtlich der prozentualen Massenanteile von Kohlenstoff und Was-
serstoff aufgezeigt und die Notwendigkeit von detaillierten Kraftstoffeigen-
schaften nachgewiesem. Mit den neuen Ersatzkraftstoffen fiir MGO, MDF
und HFO konnten fiir zahlreiche Motorvariationen gute Ubereinstimmun-
gen mit den Messergebnissen erzielt werden. Jedoch traten insbesondere bei

104



der Teillastsimulation Probleme mit der Gemischbildung auf, die auf das
verwendete Turbulenzmodell zuriickzufiihren sind. Aufgrund unzureichen-
der Validierungsdaten konnte diesem Problem nicht weiter nachgegangen
werden. Zur Validierung und Beurteilung der Gemischbildung und Verbren-
nung konnen einzig optische Untersuchungen an realen Grofsdieselmotoren
die notwendigen Informationen liefern. Solche Untersuchungen sind jedoch
nur mit sehr grofem Aufwand durchzufithren.

Beziiglich der Emissionsbildung von thermischem NOx und Ruf konnten
mit den neuen Ersatzkraftstoffen und dem erweiterten Kraftstoffmodell keine
Vorteile erzielt werden. Der simulierte NOx-Ausstof iiberschritt den gemes-
senen Wert durchschnittlich um ca. 40%, wobei der allgemeine Trend der
Messungen in der Simulation gut wiedergegeben werden konnte. Die Wei-
terentwicklung der thermischen NOx-Modellierung muss sich hier auf die
Verbesserung der quantitativen Ergebnisse konzentrieren. Fiir eine detaillier-
tere Modellierung der NOx-Simulation wére die Einbeziehung der sonstigen
NOx-Bildungsprozesse wie zum Beispiel Kraftstoff- NOx oder Prompt- NOx
denkbar.

Vor allem bei Rufs sind noch grofse Unsicherheiten beim Verstdndnis der
Vorgédnge im Brennraum und der Modellbildung zu erkennen. Schon die
Rufimessung wihrend des Motorbetriebs mit Schwerdl ist sehr unsicher und
erzielt mit Standardmessverfahren keine verwertbaren Ergebnisse, wodurch
der Vergleich der Simulationsergebnisse mit den Messungen wertlos wird.
Die Weiterentwicklung der Modelle muss sich hier zunéchst auf die Verwen-
dung von MGO bzw. Diesel konzentrieren, bevor auf die Ruffsimulation mit
Schwerdl iibergegangen werden kann.

Schwerélspezifische Emissionsmodelle, insbesondere fiir SOy, sind fiir kom-
merzielle CFD-Simulationsprogramme nach heutigem Kenntnisstand nicht
verfiigbar. Fiir die Entwicklung solch eines Modells muss zunédchst das Kraft-
stoffmodell um die Komponente Schwefel erweitert werden und eine zusétzli-
che Transportgleichung in den Code implementiert werden. Fiir einen ersten
Schritt sollten einfache Arrheniusgleichungen fiir die einzelnen Teilschrit-
te bei der Oxidation von Schwefel zu SOx geniigen. Auf die Implementie-
rung eines solchen Modells wurde in dieser Arbeit verzichtet, da der Anteil
des Schwefels im Kraftstoff vollstdndig zu SOx oxidiert und so der Emis-
sionssausstoft alleine von der Kraftstoffzusammensetzung abhéngig ist. Fir
weiterfithrende Modelle, wie zum Beispiel zur Berechnung von lokalen Ge-
fahrdungsstellen durch Nasskorrosion, wire die Implementierung eines SOx
Modells dennoch notwendig.

Abschliefsend kann gesagt werden, dass die Vorausberechnung von Motor-
betriebsvarianten mit den zur Verfiigung stehenden Modellen nur fiir einige
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wenige Simulationen belastbare Ergebnisse liefert. Schon bereits fiir einfache
Lastvariationen sinkt die Qualitidt der Ergebnnisse stark, da die Turbulenz-
modellierung noch keine allgemeingiiltigen Modelle zur Verfiigung stellen
kann. Hier ist auch in Zukunft noch viel Forschungsaufwand zu betreiben,
um das Verstédndnis der Turbulenz und der Stromungsvorgéinge im Brenn-
raum besser zu verstehen und modellieren zu konnen.

Die vorgestellten Ergebnisse dieser Arbeit haben gezeigt, dass bei der Ver-
brennungssimulation von schwerdlbetriebenen Grofidieselmotoren die Kraft-
stoffeigenschaften einen nicht zu vernachléssigenden Beitrag zur Verbesse-
rung der Qualitdt der Simulationsergebnisse liefern. Bei der Weiterentwick-
lung von Simulationsmodellen miissen demnach die Kraftstoffe starker in den
Entwicklungsprozess eingebunden werden, um allgemeingiiltige Modelle fiir
Tropfenaufbruch, Verdampfung, Verbrennung und Emissionsbildung entwi-
ckeln zu koénnen.
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Anhang A

Diagramme zu Motorvarianten

Lastvariation
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Abbildung A.1: Druckverldaufe fiir Simulation und Messung fiir 100% Last
mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.2: Brennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 100% Last
mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.3: Summenbrennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 100%
Last mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.4: Druckverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 75% Last mit
MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.5: Brennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 75% Last mit
MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.6: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fir 75%
Last mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.7: Druckverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 50% Last mit
MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.8: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 50% Last mit
MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.9: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fir 50%
Last mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.10: Druckverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 25% Last
mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.11: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 25% Last
mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.12: Summenbrennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 25%
Last mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.13: Druckverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 10% Last
mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.14: Brennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 10% Last
mit MGO, konventionelles Einspritzsystem

200

190 - :
180 Jonn Messung

170 1| —KIVA
160
150
140
130

Summenbrennverauf [kJ]
=
o

-20 -10 0 10 20 30 40 50 60 70 80
Kurbelwinkel [*KW]

Abbildung A.15: Summenbrennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir 10%
Last mit MGO, konventionelles Einspritzsystem
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Abbildung A.16: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
13x0.39-82° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.17: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
13x0.39-82° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.18: Summenbrennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir In-
jektor 13x0.39-82° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.19: Druckverlaufe fir Simulation und Messung fiir Injektor
12x0.43-78° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.20: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
12x0.43-78° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.21: Summenbrennverlaufe fiir Simulation und Messung fiir In-
jektor 12x0.43-78° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.22: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
13x0.41-78° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.23: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
13x0.41-78° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.24: Summenbrennverlaufe flir Simulation und Messung fiir In-
jektor 13x0.41-78° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.25: Druckverldaufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
13x0.41-80° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.26: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Injektor
13x0.41-80° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.27: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir In-
jektor 13x0.41-80° mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.28: Druckverldufe fir Simulation und Messung fiir 1500 bar
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.29: Brennverléufe fiir Simulation und Messung fiir 1500 bar mit
100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.30: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1500
bar mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.31: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1400 bar
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.32: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1400 bar mit
100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.33: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1400
bar mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.34: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1300 bar
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.35: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1300 bar mit
100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.36: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir 1300
bar mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.37: Berechnungsgitter fiir Mulde A
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Abbildung A.38: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fir Mulde A
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.39: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mulde A
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A .40: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mul-
de A mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.41: Berechnungsgitter fiir Mulde B
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Abbildung A.42: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mulde B
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.43: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mulde B mit
100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.44: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mul-

de B mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.45: Berechnungsgitter fiir Mulde C
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Abbildung A.46: Druckverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mulde C
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.47: Brennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mulde C
mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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Abbildung A.48: Summenbrennverldufe fiir Simulation und Messung fiir Mul-
de C mit 100% Last, HFO, CR-Einspritzsystem
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