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1 Einleitung  1 
 

1 Einleitung 

In den letzten Jahren hat die Bedeutung von Gas als Energieträger kontinuierlich zugenom‐
men.  Es werden  sowohl  im  stationären Bereich  als Generatorantrieb  zur  Stromerzeugung 
oder  in Kraft‐Wärme‐Kopplungs‐Anlagen wie auch  im mobilen Bereich  in Fahrzeugen und 
Schiffen  immer mehr  Gasmotoren  eingesetzt.  Dies  liegt  vor  allem  an  der  immer  besseren 
Verfügbarkeit, der hohen Wirtschaftlichkeit und am günstigen Emissionsverhalten von Gas. 
Unter dem Aspekt der Emissionen ergeben sich gerade beim CO2‐Ausstoß deutliche Vorteile 
von Gas gegenüber den flüssigen Kraftstoffen, weil auf den Heizwert bezogen weniger Koh‐
lenstoffatome  in  den  Kraftstoffmolekülen  enthalten  sind.  Zur  Reduzierung  der  CO2‐
Emissionen  tragen auch Biogasanlagen bei, deren Zahl sich  in Deutschland  in der Zeit von 
1999 bis 2006 von 850 auf 3280 Anlagen fast vervierfacht hat (Herdin, 2007).  

Aufgrund dieser für Gasmotoren günstigen Marktperspektiven haben die Entwicklungsakti‐
vitäten  in  den  letzten  Jahren  auf  breiter  Front  zugenommen.  Es  wurden  Verbesserungen 
hinsichtlich der maximal erzielbaren Leistung, hinsichtlich des Wirkungsgrades und in Be‐
zug auf die Verträglichkeit unterschiedlicher Gasqualitäten erzielt.  

Nachdem die Entwicklungsziele  immer anspruchsvoller werden und  gleichzeitig ein hoher 
Kostendruck sowohl auf die Entwicklungs‐ als auch auf die Produktkosten besteht, ist eine 
Ausschöpfung  aller  technischen  Möglichkeiten  bei  der  Entwicklung  von  Gasmotoren  ein 
entscheidender Erfolgsfaktor.  

Hinsichtlich hoher Leistungsausbeute bei geringstmöglicher Emissionsentstehung steht bei 
Gasmotoren  die  Optimierung  des  Brennverfahrens  im  Vordergrund.  Die  Grenzen  bilden 
dabei  auf der  einen Seite die Klopfgrenze und auf der  anderen Seite die Magerlaufgrenze, 
wobei  das  mögliche  Betriebsfenster  mit  zunehmender  Leistungsausbeute  immer  kleiner 
wird.  

Für die Brennverfahrensentwicklung werden neben umfangreichen experimentellen Unter‐
suchungen in zunehmendem Maß theoretische Werkzeuge eingesetzt. Mit Hilfe der Prozess‐
rechnung ist es möglich, das Betriebsverhalten eines Gasmotors und dessen Innenvorgänge 



2  1 Einleitung 

bereits  in  der  Konzeptphase  zu  analysieren.  Hier  entsteht  eine  hohe  Kosten‐  und  Zeiter‐
sparnis, da ohne Experiment eine Optimierung des Arbeitsprozesses ermöglicht wird. 

1.1 Zielsetzung 

Eine  der wichtigsten  Voraussetzungen  für  eine  aussagekräftige  reale  Prozessrechnung  ist 
die Kenntnis des Brennverlaufs. Ziel dieser Arbeit ist es deshalb, Modelle zur robusten Vo‐
rausberechnung des Brennverlaufes zu entwickeln.  

Dazu  sollen Verbrennungsmodelle  für die beiden am weitesten verbreiteten Brennverfah‐
ren  für  Industrie‐Gasmotoren  erarbeitet  werden,  die  auf  phänomenologischen  Ansätzen 
beruhen.  So  wird  einerseits  ein  weiter  Gültigkeitsbereich  gewährleistet  und  andererseits 
das Verständnis für das Zusammenspiel der komplexen innermotorischen Vorgänge vertieft, 
da die hinter der Verbrennung stehenden physikalischen und chemischen Vorgänge detail‐
liert abgebildet werden.  

Die  Modelle  berücksichtigen  neben  den  Betriebsparametern  Verbrennungsluftverhältnis, 
Zündzeitpunkt, Drehzahl, Ladedruck und Ladelufttemperatur auch den Einfluss der Motor‐
parameter Verdichtungsverhältnis und Drall  auf den Ablauf der Verbrennung. Besonderes 
Augenmerk wird auf den Einfluss der Brenngaszusammensetzung gelegt, da diese Motoren 
mit unterschiedlichsten Gasen betrieben werden, deren Zusammensetzung zudem während 
des Betriebs stark schwanken kann (Schollmeyer, 1996).  

 

Bild 1.1:   Schematische Darstellung des Brennverfahrens mit Direkt­
zündung im ungeteilten Brennraum (links) und des Vorkam­
merkonzepts mit Zündkerze in der mit Brenngas gespülten 
Vorkammer (rechts) 
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Entsprechend  diesen  Anforderungen  sollten  zwei  Verbrennungsmodelle  erstellt  werden. 
Das  erste  Modell  soll  die  ottomotorische  Verbrennung  in  ungeteilten  Brennräumen  be‐
schreiben.  Dazu  wird  in  einem  zweizonigen  Brennraum  die  Entflammungsphase  und  die 
Hauptverbrennung modelliert. Zur Modellierung der Hauptverbrennung wird die Annahme 
einer  hemisphärischen  Flammenfront  getroffen,  die  sich  mit  turbulenter  Brenngeschwin‐
digkeit  in  das Unverbrannte  ausbreitet  und  dort  eine  Flammenzone  aufspannt,  in  der  die 
chemische Energie der Zylinderladung freigesetzt wird. 

Das zweite Modell soll die Verbrennung von Vorkammermotoren abbilden. Für Vorkammer 
und  Hauptbrennraum wird  dazu  je  ein  thermodynamisches  System  eingeführt,  die  beide 
wiederum zweizonig sind. Diese Betrachtungsweise erlaubt es, neben dem Ladungswechsel 
im Hauptbrennraum auch den Ladungswechsel der Vorkammer abzubilden. So können die 
Massenströme  zwischen Hauptbrennraum und Vorkammer  ebenso berücksichtigt werden 
wie  auch  eine gegebenenfalls  vorhandene Vorkammergaseinblasung. Das  für die Verbren‐
nung  sehr wichtige  Verbrennungsluftverhältnis  in  der  Vorkammer,  das  sich während  der 
Gaseinblasung und während der Kompression permanent  verändert, wird  somit  realitäts‐
nah  beschrieben.  Die  Entflammung  in  der  Vorkammer  wird  analog  der  Entflammung  im 
Hauptbrennraum  des  ersten  Modells  abgebildet.  Die  Entflammung  im  Hauptbrennraum 
erfolgt,  wenn  die  Flammenzone  der  Vorkammer  die  Überströmbohrungen  erreicht.  Dann 
wird  zunächst  von  einer  Verbrennung  ausgegangen,  deren  Flammenfront  von  den  Über‐
strömvorgängen geprägt ist und eine entsprechende keulenförmige Struktur aufweist. Diese 
fackeldominierte Phase geht in eine Phase mit hemisphärischer Flammenausbreitung über. 
So werden vier Effekte berücksichtigt, die zu der für Vorkammermotoren charakteristischen 
Überhöhung  im  Brennverlauf  zu  Brennbeginn  führen:  die  meist  fette  und  damit  schnelle 
Verbrennung  in  der  Vorkammer,  die  Vergrößerung  der  Flammenfrontfläche  in  Folge  der 
ausströmenden Fackeln, die Turbulenz in Folge der Überströmvorgänge und schließlich das 
vom überströmenden Massenstrom hervorgerufene Entrainment von Unverbranntem in die 
brennenden Fackelstrahlen. 

1.2 Vorgehensweise 

Zur  effizienten  Erstellung  der  Verbrennungsmodelle  wurde  folgendes  Vorgehen  gewählt: 
Zunächst wurde  der Motorprüfstand  und  die  zugehörige Messkette  in  Betrieb  genommen 
und ein Basisdatensatz aufgezeichnet. Damit konnte eine automatisierte Messdatenauswer‐
tung aufgebaut werden.  In der darauffolgenden Phase wurde parallel an der Modellerstel‐
lung und der Validierung der Teilmodelle gearbeitet.  
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Dazu wurden zur Erstellung und Abstimmung des Turbulenzmodells  zum einen Motorver‐
suche  mit  einem  Schirmventil  durchgeführt.  Die  Messung  des  Drallniveaus,  das  über  die 
Stellung  der  Schirmventile  beeinflusst  werden  kann,  erfolgte  an  einem  Tippelmann 
Drallprüfstand. Zum anderen wurden die am Drallprüfstand ermittelten Ergebnisse mit Hil‐
fe  von CFD‐Simulationen nachgerechnet. Darauf  aufbauend wurden  CFD‐Ladungswechsel‐
rechnungen  durchgeführt,  um  die  innermotorischen  Strömungsvorgänge  analysieren  zu 
können.  Im Bereich des Teilmodells  zur Berechnung der  laminaren Brenngeschwindigkeit 
kam das Reaktionskinetik‐Programmpaket Chemkin zum Einsatz.  

Nachdem das Modell  für den ungeteilten Brennraum weitgehend fertiggestellt war, wurde 
das  Modell  für  Vorkammermotoren  implementiert.  Zur  Verifikation  der  beiden  Verbren‐
nungsmodelle wurden neben den  zur Modellerstellung  verwendeten Messreihen  auch  ex‐
treme Betriebspunkte und Messdaten eines Industriepartners herangezogen. 

Die Struktur der vorliegenden Arbeit orientiert sich an der beschriebenen Vorgehensweise: 
In Kapitel 3 werden der Prüfstandsaufbau, die verwendeten Simulationswerkzeuge und die 
Grundlagen für die Teilmodelle zur Berechnung der Brenngeschwindigkeit und der Turbu‐
lenz sowie der thermodynamischen Grundlagen einer zweizonigen Prozessrechnung vorge‐
stellt. Anschließend wird in Kapitel 4 der prinzipielle Aufbau des Verbrennungsmodells er‐
läutert. In den darauffolgenden Kapiteln 5 und 6 werden dann die jeweiligen Besonderhei‐
ten der beiden erstellten Modelle vorgestellt, die Ergebnisse diskutiert und die hohe Quali‐
tät der Modelle anhand von Messungs‐Rechnungsvergleichen belegt. 
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2 Stand der Technik 

2.1 Wirkungsgradsteigerung durch Abmagerung 

Die meisten  stationären  Gasmotoren werden  heute  homogen  und mager  betrieben.  Einer 
der Hauptgründe hierfür  ist der günstige Hochdruckwirkungsgrad. Dies  lässt sich an Hand 
des  Gleichraumprozesses,  der  als  Vergleichsprozess  für  ottomotorische  Verbrennungen 
herangezogen werden  kann,  anschaulich  darstellen. Der  theoretische Wirkungsgrad η  des 
Gleichraumprozesses  hängt  nur  vom  Verdichtungsverhältnis  ε  und  vom  Isentropen‐
exponenten κ ab: 

  ߟ ൌ  1 െ
1

఑ିଵߝ
  (2.1)

Das maximale Verdichtungsverhältnis ist durch das Klopfverhalten bei Volllast begrenzt und 
der Isentropenexponent hängt von der Ladungszusammensetzung ab.  

Bei  realen Methan‐Luft‐Gemischen  bewegt  sich  der  über  das Arbeitsspiel  gemittelte  Isen‐
tropenexponent in einem Bereich von κ = 1.32 bei stöchiometrischen Gemischen bis hin zu 
κ = 1.38  bei  mageren  Verbrennungsluftverhältnissen  von  λ = 2  (Klimstra,  2007;  Ceviz, 
2005). In Bild 1 ist der Verlauf des Isentropenexponenten über ein Arbeitsspiel für Methan‐
Luft‐Gemische mit  unterschiedlichen  Verbrennungsluftverhältnissen  aufgetragen  (Bild  2.1 
links).  Es  ist  deutlich  zu  erkennen,  dass  bei  größeren  Verbrennungsluftverhältnissen  der 
Isentropenexponent höher ist. Zudem ist der Isentropenexponent bei niedrigeren Tempera‐
turen höher, so dass auch die niedrigeren Prozesstemperaturen bei magerer Verbrennung 
zu einem höheren Isentropenexponenten führen (Bild 2.1 rechts). 
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Bild 2.1:   Isentropenexponent von Methan­Luft­Gemischen über  
einem Arbeitsspiel (links) und über der Temperatur (rechts) 
Annahmen: gleiche Leistung, gleicher Brennverlauf 

 

Berechnet  man  mit  den  mittleren  Isentropenexponenten  der  unterschiedlichen  Methan‐
Luft‐Gemische den Gleichraumwirkungsgrad nach Gleichung 2.1, so zeigt sich, dass mit hö‐
herem  Isentropenexponent  auch  der  Wirkungsgrad  höher  ist  (Kettner,  2006).  Bei  einem 
Verdichtungsverhältnis  von  ε = 10 beträgt der Gleichraumwirkungsgrad der Mischung mit 
einem Verbrennungsluftverhältnis  von  λ = 1.5  ca.  54 % und bei  der  stärker  abgemagerten 
Mischung (λ = 2.5) ca. 56 % (Bild 2.2). 

 

Bild 2.2: Gleichraumwirkungsgrad eines gemischverdichtenden Motors 
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Durch  das  Abmagern  sinken  die  Prozesstemperaturen  und  man  gewinnt  einen  größeren 
Abstand  zur Klopfgrenze. Dies  kann man nutzen,  um das Verdichtungsverhältnis  zu  erhö‐
hen. Hebt man  in diesem Rechenbeispiel das Verdichtungsverhältnis  von  ε = 10  auf  ε = 12 
an, so gewinnt man weitere 3 % Wirkungsgrad. Hinzu kommt, dass mit niedrigeren Prozess‐
temperaturen  die  Wandwärmeverluste  abnehmen,  was  den  Wirkungsgrad  positiv  beein‐
flusst.  Zudem  sinken  mit  den  Prozesstemperaturen  die  Stickoxidemissionen  (Klimstra, 
2007). 

Diese Überlegungen  zeigen,  dass  sich  durch Abmagern  der  Zylinderladung  der Wirkungs‐
grad verbessern lässt. Doch sind dem auch Grenzen gesetzt. So führt das Abmagern zu nied‐
rigeren Brenngeschwindigkeiten und damit zu längeren Brenndauern, was einer Wirkungs‐
gradsteigerung entgegen wirkt (Schneßl, 2003). Außerdem nimmt mit zunehmendem Ver‐
brennungsluftverhältnis  die  Zündfähigkeit  ab,  die  Verbrennung  wird  instabiler  und  die 
Zyklenschwankungen nehmen zu. Zusammen mit Ablöschungseffekten an den Brennraum‐
wänden  bzw.  dem  vorzeitigen  Erlöschen  der  Flamme  führt  dies  zu  unvollständigen  Ver‐
brennungen und verursacht neben erhöhten Kohlenwasserstoff‐ und Formaldehydemissio‐
nen  auch Wirkungsgradverluste,  da  der Heizwert  des  unverbrannten Kraftstoffs  nicht  ge‐
nutzt wird. 
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2.2 Emissionsgrenzwerte für Magerkonzept­Gasmotoren 

Die Emissionen von Gasmotoren unterliegen je nach Einsatzort unterschiedlichen Abgasge‐
setzgebungen.  In Deutschland gilt  für stationäre Gasmotorenanlagen die Technische Anlei‐
tung  zur  Reinhaltung  der  Luft  (TA  Luft),  in  der  unter  anderem  der  Ausstoß  von  Kohlen‐
monoxid, Stickoxiden und Formaldehyd reglementiert ist (BMU, 2002). 

Tabelle 2.1:  Grenzwerte aus der Technischen Anleitung zur Reinhaltung  
der Luft (TA Luft) für stationäre Gasmotoren 

Gasart  Motorart  Leistung 
[MWth] 

CO 
[mg/mn3] 

NOX 
[mg/mn3] 

Erdgas  Magergasmotor    300  500 

  Sonstige    300  250 

Grubengas  Magergasmotor    650  500 

  Sonstige    650  250 

Bio­/Klärgas  Zündstrahl  < 3  2000  1000 

    ≥ 3  650  500 

  Fremdzündung  < 3  1000  500 

    ≥ 3  650  500 

Deponiegas  Magergasmotor    650  500 

  Sonstige    650  250 
 

Die Emissionen hängen maßgeblich vom gewählten Verbrennungsluftverhältnis ab.  In Bild 
2.3 sind die Rohemissionen und der Wirkungsgrad eines direktgezündeten Gasmotors über 
dem Verbrennungsluftverhältnis aufgetragen. Zusätzlich sind im Diagramm links unten die 
Emissionen im stöchiometrischen Betrieb mit nachgeschaltetem 3‐Wege‐Katalysator einge‐
tragen. Es  ist zu erkennen, dass die Emissionen  in zwei Bereichen besonders niedrig sind. 
Dementsprechend werden zur Erfüllung der Abgasgrenzwerte auch zwei Ansätze verfolgt. 
Dies  sind  zum  einen  stöchiometrisch  betriebene  Otto‐Gasmotoren,  deren  zunächst  hohe 
Abgasrohemissionen  mit  einem  nachgeschalteten  3‐Wege‐Katalysator  reduziert  werden, 
und  zum  anderen  Magerkonzept‐Gasmotoren,  die  bei  Verbrennungsluftverhältnissen  von 
über 1.5 betrieben werden und so die Grenzwerte innermotorisch erreichen.  
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Bild 2.3:   Emissionen und Wirkungsgrad über dem Verbrennungsluft­
verhältnis, exemplarisch für einen Deutz MWM Versuchsmotor 
G 226­4 bei Betrieb mit Erdgas (n = 1500 min­1, ZZP 340°KW, 
ε = 12) (Dietrich, 1999) 

 

Der Einsatz von Katalysatoren  ist vor allem bei Sondergasen wie Bio‐ oder Deponiegasen, 
die oft Katalysatorgifte enthalten, nur in Verbindung mit einer aufwendigen Brenngasaufbe‐
reitung möglich. Auch aus diesem Grund werden Industrie‐Gasmotoren in der Regel als Ma‐
germotoren ausgeführt. Dabei stellt der Magerbetrieb bei extrem hohen Verbrennungsluft‐
verhältnissen  hinsichtlich  des  Entflammungs‐  und  Durchbrennverhaltens  eine  große 
Herausforderung  für  das  Zünd‐  bzw.  Brennverfahren  dar  (Zacharias,  2001).  Ziel  bei  der 
Brennverfahrensentwicklung  von  Magerkonzept‐Gasmotoren  ist  es,  das  Einbrechen  der 
Wirkungsgradkurve in Folge von verschleppter und unvollständiger Verbrennung möglichst 
weit in den mageren Bereich zu verschieben, um so bei sehr niedrigen Stickoxidrohemissio‐
nen  den  theoretischen  Wirkungsgradgewinn  so  gut  wie  möglich  realisieren  zu  können.  
Demensprechend  kommt  der  Brennverfahrensentwicklung  eine  große  Bedeutung  zu.  Im 
Folgenden werden nun die am weitesten verbreiteten Brennverfahren vorgestellt.  
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2.3 Brennverfahren 

Je nach Gemischbildung, Brennraumtopologie und Art der Entflammung lassen sich mehrere 
Brennverfahren  für  Gasmotoren  unterscheiden.  Bei  fremdgezündeten  Gasmotoren  erfolgt 
die Entflammung in der Regel durch einen Zündfunken. Da Zündkerzen einem relativ hohen 
Verschleiß unterliegen und die Entflammung nur an dem durch die Einbaulage bestimmten 
Ort  erlauben, wird derzeit  intensiv  an  alternativen Zündsystemen wie  Laser‐  oder Mikro‐
wellenzündungen gearbeitet.  

Die Entflammung kann entweder direkt  im Brennraum oder  in einer Vorkammer erfolgen. 
Bei  selbstgezündeten Gasmotoren wird die Verbrennung entweder durch die Einbringung 
eines Brennstoffs mit  geeigneten Zündeigenschaften oder bei  homogenen Brennverfahren 
durch  Kompression  ausgelöst.  In  Tabelle  2.1  sind  die  heute  üblichen  Brennverfahren 
zusammengestellt. 

Tabelle 2.2: Brennverfahren heutiger Gasmotoren (Schneßl, 2003) 

  fremdgezündet  selbstgezündet 

ungeteilter  
Brennraum 

direktgezündete  
Verbrennungskonzepte 
stöchiometrisch / mager 

Diesel‐Gasmotor 
Gas‐Dieselmotor 
homogene Verfahren 

geteilter  
Brennraum 

Vorkammerkonzepte  
mit / ohne Brenngasspülung 

Diesel‐Gasmotor 
Pilotgaseinblasung 

 

Im Rahmen dieser Arbeit werden die weit verbreiteten Magerkonzept‐Brennverfahren „Di‐
rektzündung  im ungeteilten Brennraum“  und  „Vorkammerzündung mit  Brenngasspülung“ 
untersucht (Bild 1.1).  

 

2.3.1 Fremdgezündete Gasmotoren mit ungeteiltem Brennraum 

• Stöchiometrisch betriebene Gasmotoren mit 3­Wege­Katalysator 

Im λ = 1‐Betrieb mit nachgeschaltetem 3‐Wege‐Katalysator  lassen sich sehr niedrige Emis‐
sionswerte erzielen. Um die hohen NOX‐, CO‐ und HC‐Rohemissionen mit guten Konvertie‐
rungsraten in einem Katalysator reduzieren zu können, muss das Verbrennungsluftverhält‐
nis  in  sehr  engen Grenzen  (0.998 ± 0,002) gehalten werden  (Zacharias,  2001). Dieses Mo‐
torkonzept kommt vor allem im mobilen Bereich zum Einsatz, da auch ohne Aufladung im 
Saugbetrieb relativ hohe Leistungsdichten erzielt werden können. Für größere Motoren ab 
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einem Bohrungsdurchmesser von ca. 200 mm kann dieses Verfahren nicht mehr angewen‐
det werden, weil dann die Ventiltemperaturen und damit der Ventilsitzverschleiß mit den 
derzeit bekannten Werkstoffen kaum mehr zu beherrschen sind (Athenstaedt, 1993). 

• Magerkonzept­Gasmotoren mit ungeteiltem Brennraum 

Bei  den  Magerkonzept‐Gasmotoren  wird  versucht,  die  Abgasgrenzwerte  innermotorisch 
ohne Abgasnachbehandlung durch Abmagerung des Brenngas‐Luft‐Gemisches zu erreichen. 
Der damit verbundene Verlust an Leistungsdichte wird durch Aufladung kompensiert. Mit 
der Motorgröße nehmen die NOX‐Emissionen zu, da  zum einen auf Grund der niedrigeren 
Drehzahlen die Verweilzeit der Ladung bei hohen Temperaturen zunimmt und zum anderen 
das Verhältnis von Brennraumoberfläche zu Brennraumvolumen kleiner wird, was zwar zu 
geringeren Wandwärmeverlusten führt, aber auch entsprechend höhere Brennraumtempe‐
raturen nach sich zieht. Daher müssen größere Motoren im Vergleich zu kleineren Motoren 
weiter  abgemagert  werden,  um  gleiche  NOX‐Emissionen  zu  erreichen.  Damit  steigt  der 
Zündenergiebedarf und die Brenndauern werden wegen der mageren  Ladung und zuneh‐
menden Brennwege  länger.  So  beschränkt  sich  der Anwendungsbereich  des Brennverfah‐
rens mit Zündkerze im ungeteilten Brennraum auf Motoren mit einem Bohrungsdurchmes‐
ser von weniger als ca. 250 mm. Bei größeren Motoren reicht die über die Zündkerze einge‐
brachte Zündenergie nicht mehr aus, um das Gemisch sicher zu entflammen.  

 

 

Bild 2.4:   Zündkerzen, Vorkammerkerze und gebaute Vorkammer 
(Prager, 2010) 
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2.3.2 Fremdgezündete Gasmotoren mit geteiltem Brennraum 

Bei  den  fremdgezündeten  Motoren  mit  geteiltem  Brennraum  wird  in  einem  vom  Haupt‐
brennraum abgesetzten Bereich für besonders günstige Entflammungsbedingungen gesorgt. 

• Fremdgezündete Motoren mit ungespülter Vorkammer 

Die Vorkammer ist ein vom Hauptbrennraum separierter Bereich, der über Bohrungen mit 
dem Hauptbrennraum verbunden ist. Dadurch sind die Strömungsverhältnisse am Zündort 
weitgehend  von  den  turbulenten  Strömungsvorgängen  im  Hauptbrennraum  entkoppelt. 
Während der Kompression strömt das magere Hauptbrennraumgemisch in die Vorkammer. 
Über  die Anzahl  und Anordnung der Überströmbohrungen  können die  Strömungsverhält‐
nisse in der Kammer so beeinflusst werden, dass dort für die Entflammung optimale Bedin‐
gungen herrschen. So kann der Betriebsbereich weiter in Richtung mager verschoben wer‐
den. Zudem führen die aus der Vorkammer austretenden Fackelstrahlen zu einem Zündver‐
stärkungseffekt,  der  die  Hauptbrennraumladung  stabil  entflammt  und  einen  Betrieb  mit 
deutlich reduzierten Zyklenschwankungen ermöglicht  (Zacharias,  2001; Beran, 2007). Das 
Volumen von ungespülten Vorkammern liegt  im Bereich von ca. 0.5 bis 2 % des Kompres‐
sionsvolumens. Die Vorkammer kann entweder als Vorkammerkerze ausgeführt  sein oder 
als gebaute Vorkammer (Bild 2.4). Vorkammerkerzen sind im Prinzip herkömmliche Zünd‐
kerzen, bei denen vor den Elektroden eine Kappe aufgeschweißt ist. Sie stellen die kleinsten 
Vorkammern dar. Größere Vorkammern sind meist gebaut und die Zündkerze wird  in die 
Vorkammer eingeschraubt. 

• Fremdgezündete Motoren mit Brenngas gespülter Vorkammer 

Motoren mit Bohrungsdurchmessern von mehr als etwa 250 mm müssen wegen der hohen 
thermischen  Belastungen  und  zur  Einhaltung  der  Emissionsgrenzwerte  nach  TA  Luft  bei 
hohen Verbrennungsluftverhältnissen im Bereich von λ = 2 betrieben werden. Derart mage‐
re Gemische lassen sich mit den oben beschriebenen Verfahren nicht mehr zünden. Zur Ver‐
besserung der Entflammungsbedingungen an der Zündkerze wird das Gemisch in der Vor‐
kammer angefettet. Dazu wird über ein Gaseinblaseventil zusätzliches Brenngas in die Vor‐
kammer eingebracht. Somit ist eine stabile Entflammung der Vorkammerladung gewährleis‐
tet.  Die  aus  der  Vorkammer  austretenden  Fackelstrahlen  ermöglichen  eine  sichere  Ent‐
flammung der Hauptbrennraumladung bis hin zu Verbrennungsluftverhältnissen von etwa 
2.7. Das Volumen von gespülten Vorkammern liegt im Bereich von 1 bis 4 % des Kompres‐
sionsvolumens. Mit größeren Vorkammern  ließen sich noch magerere Hauptbrennraumla‐
dungen entflammen. Allerdings  führen die hohen Verbrennungstemperaturen  in der Kam‐
mer  zusammen mit  dem entsprechend größeren Volumen  zu  einer Erhöhung der  aus der 
Vorkammer  stammenden  Stickoxidemissionen, was  den NOX‐Senkungseffekt  durch Abma‐
gerung des Hauptbrennraumes überwiegen kann (Athenstaedt, 1993). 
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2.3.3 Selbstzündende Verfahren 

Im  Bereich  der  selbstzündenden  Brennverfahren  von  Gasmotoren  findet  man  zahlreiche 
Varianten.  Es  gibt  auch  hier Motoren mit  ungeteiltem  und  geteiltem  Brennraum,  das  Ge‐
misch kann homogen angesaugt werden oder das Brenngas wird über eine Hochdruckein‐
blasung kurz vor Brennbeginn in den Brennraum eingebracht. Zudem gibt es Motoren, bei 
denen  ein  zweiter  Kraftstoff mit  definierten  Zündeigenschaften  eingebracht wird  (Kogler, 
2007). 

Am Markt ist derzeit vor allem das Diesel‐Zündstrahlverfahren vertreten. Dabei wird homo‐
genes Luft‐Gas‐Gemisch angesaugt und verdichtet. Die Einleitung der Verbrennung erfolgt 
durch  Einspritzung  einer  kleinen Menge Dieselkraftstoffs,  die  sich  durch  die  Temperatur‐
erhöhung  aufgrund  der  Kompression  selbst  entzündet  und  so  das  Luft‐Gas‐Gemisch  ent‐
flammt. Dabei wird über das Zündöl typischerweise etwa 1 % der zugeführten Energiemen‐
ge eingebracht. Mit diesem Verfahren lassen sich selbst extrem magere und inertgashaltige 
Brenngase sicher entflammen, da über den Dieselzündstrahl eine um mehrere Zehnerpoten‐
zen höhere Zündenergie eingebracht wird. Daher eignet sich dieses Verfahren vor allem für 
sehr große Motoren mit Bohrungen von über 200 bis 250 mm und für die energetische Nut‐
zung von Schwachgasen (Schiffgens, 1997). 

Eine weitere Variante des selbstzündenden Verfahrens ist das PGI‐Brennverfahren (Perfor‐
mance Gas Injection). Bei diesem befindet sich in der Vorkammer ein Glühstift, auf den zur 
Einleitung der Verbrennung über ein Hochdruckventil Brenngas geblasen wird. So werden 
um den Glühstift durch die lokale Anfettung günstige Zündbedingungen geschaffen und das 
Gemisch  beginnt  von  dort  aus  zu  brennen.  Im  Vergleich  zum  Dieselzündstrahlverfahren 
kann  die  Bereitstellung  eines  separaten  Kraftstoffsystems  entfallen  (Hanenkamp,  2006; 
Huiming, 2007). 

Bei  den  homogenen  selbstzündenden  Verfahren wird  die  Verbrennung  durch  die  bei  der 
Verdichtung steigende Temperatur und ggf. im Brennraum verbleibende Radikale eingelei‐
tet. Dabei wird die gesamte Ladung nahezu gleichzeitig umgesetzt. Trotz der schnellen Ver‐
brennung  sind  die NOX‐Emissionen  äußerst  gering,  da  lokale  Spitzentemperaturen,  die  zu 
hohen NOX‐Bildungsraten führen, vermieden werden (Kogler, 2007). Allerdings ist die Leis‐
tungsdichte bei diesem Verfahren noch sehr begrenzt und die Leistungsregelung schwierig, 
so dass es industriell noch nicht eingesetzt wird. 
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Nach  diesem  Überblick  über  die  derzeit  eingesetzten  Brennverfahren  wird  im  folgenden 
Kapitel  ein  Überblick  über  den  Stand  der  Technik  im  Bereich  der  Verbrennungsmodelle 
gegeben und daraus die Motivation zur Erstellung neuer Verbrennungsmodelle abgeleitet.  

2.4 Verbrennungsmodelle 

Kernstück einer Arbeitsprozessrechnung  ist das Verbrennungsmodell,  das die Freisetzung 
der chemischen Energie im Brennraum beschreibt. Dabei werden drei Klassen von Modellen 
unterschieden. Dies sind die nulldimensionalen Modelle, die phänomenologischen Modelle 
und die dreidimensionalen Modelle (Boulouchos, 1984).  In dieser Reihenfolge nehmen so‐
wohl die Modelltiefe, die Komplexität als auch der Aufwand zur Lösung der das Modell be‐
schreibenden Gleichungen zu (Merker, 2001).  

2.4.1 Nulldimensionale Modellierung 

Bei den nulldimensionalen Modellen beruht die Beschreibung des Brennverlaufes auf empi‐
rischen Ansätzen. Bei den einfachen Einzonen‐Modellen erfolgt keine räumliche Auflösung 
der  Zustandsgrößen  Druck,  Temperatur  und  Zusammensetzung.  Druck‐  und  Temperatur‐
verlauf werden auf Basis der Energieerhaltung, der Kontinuitätsgleichung und der thermi‐
schen Zustandsgleichung für die Zylinderladung berechnet. Für die Berechnung der energe‐
tischen Betriebsgrößen und zur Untersuchung des motorischen Verhaltens sind Einzonen‐
Modelle  ausreichend.  Erweitert man  diese Modelle  um  eine  zweite  Zone,  so  entsteht  das 
nulldimensionale Zweizonen‐Modell. Dabei wird der Brennraum in eine unverbrannte und 
eine verbrannte Zone aufgeteilt, die durch eine masselos gedachte Flammenzone voneinan‐
der  getrennt  sind.  Obwohl  die Wärmefreisetzung  durch  die  Verbrennung  auch  bei  diesen 
Modellen  in  Form  von  Ersatzbrennverläufen  erfolgt,  können  unter  der  Annahme  einer 
homogenen Ladung die zeitlichen Verläufe von Temperatur und Zusammensetzung für jede 
Zone separat ermittelt werden. Mit diesen Informationen kann für die verbrannte Zone auf 
Basis des erweiterten Zeldovich‐Mechanismus die  im Postflame‐Bereich stattfindende NO‐
Bildung berechnet werden (Heider, 1996; Merker, 2001; Zitzler, 2004). Die Rechenzeiten für 
einen Hochdruckzyklus liegen bei diesen Modellen deutlich unter einer Sekunde. 

Um das Betriebsverhalten des Motors  in einem weiten Kennfeld vorausberechnen zu kön‐
nen, greift Zitzler (Zitzler, 2004) die Methode von Woschni und Anisits (Woschni, 1973) auf, 
nach  der  basierend  auf  den  Vibe‐Parametern  eines  bekannten  Betriebspunktes  die  Ände‐
rung  der  Vibe‐Parameter  in  Abhängigkeit  von  den  Betriebsparametern  des  Motors  be‐
schrieben wird. Zitzler erstellt nach diesem Vorgehen empirische Verbrennungsmodelle für 
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Otto‐Gasmotoren  mit  ungeteiltem  Brennraum,  Otto‐Gasmotoren  mit  Vorkammer  und  für 
Diesel‐Zündstrahlmotoren mit  ungeteiltem Brennraum  auf  Basis  von  Einfach‐Vibe‐Ersatz‐
brennverläufen.  Diese  Modelle  ermöglichen  die  Vorausberechnung  der  Vibe‐Parameter 
Brennbeginn φBB, Brenndauer φBD und Formfaktor m mit Hilfe von Polynomen dritten Gra‐
des  auf Basis  eines  gemessenen Betriebspunktes  in Abhängigkeit  von Zündzeitpunkt bzw. 
Einspritzbeginn,  Verbrennungsluftverhältnis,  Ladelufttemperatur,  Last  und  Drehzahl  für 
unterschiedliche Brenngase. 

Prager überträgt das Vorkammermodell von Zitzler, das für Motoren mit Brenngas gespül‐
ter Vorkammer mit Zündkerze gilt, auf das von MAN Diesel SE entwickelte selbstzündende 
PGI‐Verfahren  (Prager,  2010).  Bei  diesem  Verfahren  erfolgt  die  Entflammung  an  einem 
Glühstift, nachdem in der Vorkammer über ein Hochdruck‐Gaseinblaseventil  lokal angefet‐
tet  wurde.  Das  empirisch  erstellte  Modell  beschreibt  die  Änderung  der  Vibe‐Parameter 
ebenfalls  in  Form  von  Polynomen,  wobei  versucht  wurde,  die  Polynome  dritten  Grades 
durch Polynome zweiten Grades oder lineare Zusammenhänge zu ersetzen. Somit wurde die 
Stabilität des Modells am Rand des Gültigkeitsbereiches erhöht. Der Fokus bei der Modell‐
erstellung lag dabei auf hohen indizierten Mitteldrücken von bis zu 22.4 bar. Da in diesem 
Betriebsbereich die Klopf‐ und Aussetzergrenze sehr eng beieinander liegen, wurde ein Mo‐
dell  zur Abschätzung dieser beiden Betriebsgrenzen  implementiert,  das  auf dem Vorreak‐
tionszustand  der  Ladung  basiert  und  sich  an  den  Überlegungen  von  Franzke  orientiert 
(Franzke, 1981).  

Weil mit Einfach‐Vibe‐Ersatzbrennverläufen die  für Vorkammermotoren  typische Überhö‐
hung  des  Brennverlaufes  zu  Brennbeginn  nicht  abgebildet  werden  kann,  erweitert 
Bonnevie‐Svendsen das Vorkammerverbrennungsmodell  von Zitzler und  führt  einen Dop‐
pel‐Vibe‐Ersatzbrennverlauf  ein  (Bonnevie‐Svendsen,  2009).  Dabei  beschreibt  der  erste 
Vibe‐Parameter‐Satz  die  durch  die  Vorkammerverbrennung  ausgelöste Wärmefreisetzung 
und der zweite die Hauptverbrennung. Um die Skalierbarkeit des Modells hinsichtlich un‐
terschiedlicher Hubräume zu verbessern, wurde die Abhängigkeit  von der Drehzahl durch 
eine Abhängigkeit  von der mittleren Kolbengeschwindigkeit  ersetzt.  Zudem wurden Poly‐
nome zur Beschreibung der Vibe‐Einflussfaktoren vermieden und stattdessen Potenz‐ und 
Exponentialfunktionen verwendet, die die hinter den Einflussparametern  stehende Physik 
berücksichtigen. So konnte das Extrapolationsverhalten im Vergleich zu einem Polynoman‐
satz verbessert werden.  

Fließen  in  ein  Verbrennungsmodell  die  physikalisch‐chemischen  Zusammenhänge  noch 
detaillierter ein, so gelangt man zur nächst komplexeren Modellkategorie, zu den phänome‐
nologischen Modellen. 
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2.4.2 Phänomenologische Modellierung 

Als phänomenologische Modelle bezeichnet man Berechnungsmodelle, die die Verbrennung 
in Abhängigkeit charakteristischer physikalischer und chemischer Phänomene wie – im Fall 
von  Ottomotoren  –  Zündung,  laminare  Brenngeschwindigkeit,  Turbulenzintensität  und 
Flammenausbreitung vorausberechnen können. Oft wird dabei der Brennraum räumlich in 
mehrere  Zonen  unterschiedlicher  Temperatur  und  Zusammensetzung  aufgeteilt.  Daher 
spricht man auch von quasi‐dimensionalen Modellen. Auf eine explizite Lösung des  turbu‐
lenten  dreidimensionalen  Strömungsfeldes wird  bewusst  verzichtet,  um  die  Rechenzeiten 
für einen Hochdruckzyklus im Bereich von Sekunden zu halten.  

Zur Vorausberechnung der Wärmefreisetzung in vorgemischten, turbulenten Brennräumen 
hat  sich  das  von  Blizard  und  Keck  (Blizard,  1974)  entwickelte  und  von  Tabaczynski  u.  a. 
(Tabaczynski,  1977)  erweiterte Entrainmentmodell  etabliert.  Es  basiert  auf  der  Formulie‐
rung  der  turbulenten  Eindringgeschwindigkeit  als  Summe  aus  laminarer  Brenngeschwin‐
digkeit und Turbulenzintensität. Eine charakteristische Zeitskala, gebildet aus dem Verhält‐
nis eines integralen Längenmaßes zur  laminaren Brenngeschwindigkeit, bestimmt schließ‐
lich den aktuellen Massenumsatz als Funktion der bislang von der  fortschreitenden Flam‐
menfront  erfassten  Masse  abzüglich  der  bereits  verbrannten  Masse.  Die  Oberfläche  der 
Flammenfront  wird  dabei  als  hemisphärisch  angenommen  und  in  Abhängigkeit  von  der 
Brennraumgeometrie berechnet.  

Bargende und Grill haben dieses Modell aufgegriffen und dahingehend erweitert, dass der 
Brennverlauf von Motoren mit voll variablem Ventiltrieb im gesamten Kennfeldbereich be‐
rechnet werden kann (Grill, 2006b). Zur Berechnung der Flammenfrontfläche wird vorge‐
schlagen, die Zündkerze ggf. abweichend von der  tatsächlichen Lage  leicht exzentrisch an‐
zunehmen. So wird die Ausbrandphase gut abgebildet, da die Flammenfront beim Erreichen 
der Zylinderwand nicht am gesamten Büchsenumfang gleichzeitig erlischt. 

Koch modelliert  die  vorgemischte,  homogene  Verbrennung  ähnlich,  verzichtet  jedoch  auf 
die Einführung einer endlichen Flammenzone und bestimmt die Flammenfrontfläche nicht 
abhängig von der Brennraumgeometrie, sondern in Form einer Rückwärtsrechnung (Koch, 
2002). Dazu werden die die Verbrennung beschreibenden Differenzialgleichungen so umge‐
stellt, dass bei bekanntem Druck‐ und Brennverlauf die Flammenfrontfläche berechnet wer‐
den kann. Für weitere Vorwärtsrechnungen wird dann die  so ermittelte Flammenfrontflä‐
che verwendet.  Lämmle entwickelt  das Modell weiter  (Lämmle, 2005) und ergänzt  es um 
ein  Turbulenzmodell  und  eine  Beziehung  zur  Berechnung  der  laminaren  Brenngeschwin‐
digkeit von Erdgas  (Witt, 2000). Damit wurde das Betriebsverhalten eines mit Erdgas be‐
triebenen PKW‐Motors vorausberechnet. 
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Chmela beschreibt ein Modell zur Berechnung des Brennratenverlaufes eines direkt gezün‐
deten Gasmotors (Chmela, 2006; Schlick, 2009; Jobst, 2005). Die Modellierung des Zündver‐
zugs  basiert  auf  der  Kombination  von Arrheniusansatz, welcher  den Anstieg  der  Radikal‐
konzentration  beschreibt,  und  dem Ansatz  nach Magnussen  zur Beschreibung  des  Turbu‐
lenzeinflusses. Der Brennbeginn wird erreicht, sobald die Konzentration der freien Radikale 
ein bestimmtes Niveau übersteigt. Auf Grund des starken Einflusses der Turbulenzdichte auf 
die  Brennrate  wird  auf  die  Theorie  der  turbulenten  Verbrennung  von  Magnussen 
(Magnussen, 1976) zurückgegriffen. Das Modell berücksichtigt eine tatsächliche Flammen‐
frontdicke  und  das  Flammenfrontvolumen  breitet  sich  mit  der  turbulenten  Flammenge‐
schwindigkeit aus. Dabei  stellt die Formulierung der  turbulenten kinetischen Energie eine 
wesentliche Komponente dar.  

Für  große  Vorkammergasmotoren  stellt  Chmela  ein  weiteres  Verbrennungsmodell  vor 
(Chmela, 2007), das sich an der Arbeit von Koch orientiert (Koch, 2002). In diesem Modell 
wird die Turbulenzdichte und die Brennrate für Vorkammer und Hauptbrennraum getrennt 
beschrieben.  In der Vorkammer wird der Zündverzug wie  im Modell  für ungeteilte Brenn‐
räume (Chmela, 2006) berechnet. Die Verbrennung im Hauptbrennraum beginnt, wenn die 
Flammenfront die Überströmbohrungen erreicht. 

2.4.3 Dreidimensionale Modellierung 

Die  dreidimensionalen Modelle  ermöglichen  die  räumliche  und  zeitliche  Betrachtung  von 
relevanten  Größen  des  Strömungsfeldes.  Sie  unterscheiden  sich  von  den  phänomenologi‐
schen Modellen dadurch,  dass  das  turbulente  Strömungsfeld  explizit  angesetzt  und  gelöst 
wird. Dazu stehen unterschiedliche Methoden zur Verfügung. 

Bei direkten numerischen Simulationen  (DNS) wird das Strömungsfeld  räumlich und zeit‐
lich vollständig aufgelöst. Dies ist bei turbulenten Strömungen ein beträchtlicher Aufwand, 
so  dass  derzeit  nicht  abzusehen  ist, wann  dieses  Verfahren  für  innermotorische  Prozesse 
angewendet werden kann (Pischinger, 2002).  

Im  Rahmen  von  Grobstruktursimulationen  (Large  Eddy  Simulation,  LES)  wird  das  Strö‐
mungsfeld  nur  soweit  diskretisiert,  dass  große Wirbelstrukturen  direkt  aufgelöst werden 
und kleine Strukturen über Modelle  abgebildet werden. Der Rechenaufwand  für derartige 
Simulationen  ist  zwar  beträchtlich,  aber  die  Berechnung  innermotorischer  Vorgänge  ist 
prinzipiell möglich (Pischinger, 2002). 

Reduziert man den Detaillierungsgrad weiter,  so kommt man zu den statistischen Berech‐
nungsansätzen  (Reynolds‐Averaged  Navier‐Stokes,  RANS).  Bei  diesem  Verfahren  werden 
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die  Momentanwerte  von  Geschwindigkeit  und  Druck  in  den  Navier‐Stokes‐Gleichungen 
durch eine Addition von Mittelwert und statistischer Schwankung ersetzt. Zur Lösung der 
Gleichungssysteme  muss  die  Turbulenz  modelliert  werden.  Je  nach  verwendetem  Pro‐
grammpaket kann neben der Strömung auch die Strahlausbreitung, Verdampfung, Verbren‐
nung und Schadstoffbildung betrachtet werden. Der Rechenaufwand für dieses Verfahren ist 
mit derzeit  verfügbaren Rechnern überschaubar,  so dass es  in den  letzten  Jahren auch  im 
industriellen Einsatz an Bedeutung gewann. Sixel zeigt, dass sich mit dieser Methode selbst 
die  komplexen  innermotorischen  Vorgänge  von  Vorkammermotoren  untersuchen  lassen 
(Sixel, 2003). Die chemischen Prozesse werden dabei nach dem Magnussen‐Modell berech‐
net.  Allerdings  liegen  die  Rechenzeiten  für  ein  Arbeitsspiel  auch  bei  einfacheren 
Brennraumtopologien  immer noch  im Bereich von Stunden bis Tagen,  so dass dreidimen‐
sionale Simulationen für umfangreiche Parametervariationen weniger geeignet sind. Zudem 
verlangen  diese Modelle  detaillierte  Eingabe‐  und  Geometriedaten, welche  in  frühen  Ent‐
wicklungsstadien eines Motors noch nicht vorliegen. 

2.5 Motivation zur Erstellung neuer phänomenologischer 
Verbrennungsmodelle 

Um  aber  während  des  Entwicklungsprozesses  trotzdem  eine  Vorausberechnung  des  Ar‐
beitsprozesses durchführen zu können, werden in dieser Arbeit phänomenologische Ansät‐
ze zur Berechnung des Brennverlaufes entwickelt. Die hier erstellten Ansätze ermöglichen 
es,  den  Brennverlauf  von  Magerkonzept‐Gasmotoren  für  die  Brennverfahren  „ungeteilter 
Brennraum“  und  „Vorkammerzündung“  in  Abhängigkeit  von  den  Motorparametern  wie 
Verdichtungsverhältnis, Drall und Brennraumgeometrie sowie den Betriebsparametern und 
der Gasqualität vorauszuberechnen. Phänomenologische Verbrennungsmodelle haben sich 
im Bereich der Otto‐ und Dieselmotoren vielfach bewährt  (Blizard, 1974; Hiroyasu, 1974; 
Koch, 2002; Kozuch, 2004; Lämmle, 2005; Noske, 1988; Stiesch, 2003; Tabaczynski, 1977) 
und stellen somit eine Erfolg versprechende Basis für diese Arbeit dar. 

Die erstellten Verbrennungsmodelle orientieren sich an dem Konzept von Blizard und Keck 
(Blizard,  1974),  wie  es  auch  von  Lämmle  umgesetzt  wurde  (Lämmle,  2005).  Das  Turbu‐
lenzmodell basiert auf den Ansätzen von Bargende (Bargende, 1991; Grill, 2006b) und wur‐
de für Vorkammermotoren entsprechend dem Vorschlag von Chmela hinsichtlich der Über‐
strömvorgänge  erweitert  (Chmela,  2007).  Die  Berechnung  der  Flammenfrontfläche  orien‐
tiert  sich  am Vorgehen  von Heywood  (Heywood,  1988)  und berücksichtigt  den Vorschlag 
von Bargende und Grill, die Zündkerze ggf. abweichend von der tatsächlichen Position leicht 
außermittig anzunehmen (Grill, 2006b). Dieses Vorgehen zur Berechnung der Flammenaus‐
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breitung wird auf die Besonderheiten von Vorkammerverbrennungen übertragen. Zur Be‐
rechnung der laminaren Brenngeschwindigkeit wird der Polynomansatz von Witt und Grie‐
bel  (Witt,  2000)  aufgegriffen  und  hinsichtlich  der  Verwendbarkeit  für  unterschiedliche 
Brenngasmischungen erweitert. 

Bevor in Kapitel 4 bis 6 die erstellten phänomenologischen Verbrennungsmodelle erläutert 
werden, werden  nun  in  Kapitel  3  die  experimentellen  und  theoretischen Untersuchungen 
vorgestellt,  die  zur  Erstellung  und  Validierung  der  phänomenologischen  Teilmodelle  ver‐
wendet wurden. 
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3 Versuchsaufbau und verwendete 
Simulationswerkzeuge 

Die Datenbasis zur Erstellung der Verbrennungsmodelle wurde in erster Linie am Einzylin‐
der‐Motorprüfstand  gewonnen,  der mit  unterschiedlichen Brenngasmischungen  betrieben 
werden  kann.  Aus  den Messdaten wurden mit  Hilfe  einer  Druckverlaufsanalyse  in  einem 
weitgehend automatisierten Auswertungsprozess Brennverläufe berechnet. 

Zur  Erstellung,  Absicherung,  Parametrierung  und  Validierung  der  phänomenologischen 
Teilmodelle wurden zusätzliche Untersuchungen durchgeführt: Zur Bestimmung der Turbu‐
lenz, die einen großen Einfluss auf die  turbulente Brenngeschwindigkeit hat, erfolgten ne‐
ben Motorversuchen auch CFD‐Ladungswechselrechnungen und Drallmessungen an einem 
Tippelmann Drallprüfstand. Das Teilmodell zur Berechnung der laminaren Brenngeschwin‐
digkeit wurde durch reaktionskinetische Simulationen abgesichert. 

In  diesem  Kapitel  werden  nun  der  Motorprüfstand mit  der  Brenngasmisch‐  und  ‐versor‐
gungsanlage  beschrieben  sowie  die Grundlagen der  verwendeten Arbeitsprozessrechnung 
und Druckverlaufsanalyse behandelt.  Im Anschluss daran wird die Berechnung der Brenn‐
geschwindigkeiten vorgestellt. Abschließend wird das Vorgehen bei der Drall‐ und Turbu‐
lenzbestimmung mittels Tippelmann Drallprüfstand, CFD‐Rechnung und nulldimensionaler 
Modellierung erläutert. 

3.1 Aufbau des Motorprüfstandes 

Die experimentellen Untersuchungen zur Erstellung der phänomenologischen Modelle wur‐
den an einem Einzylinder‐Versuchsmotor durchgeführt. Zum Einsatz kam ein auf Gasbetrieb 
umgerüsteter MTU‐Motor der Baureihe 396, der sowohl als Otto‐Gasmotor mit Direktzün‐
dung als auch mit Brenngas gespülter Vorkammer betrieben werden kann (Tabelle 3.1).  

   



3 Versuchsaufbau und verwendete Simulationswerkzeuge  21 
 

 

Tabelle 3.1: Technische Daten des Versuchsmotors 

Typ  MTU 396, Einzylinder Viertakt,  
4 Ventile, Gemisch ansaugend 

Brennverfahren  mit Zündkerze im ungeteilten Brennraum oder  
mit Zündkerze in Brenngas gespülter Vorkammer 

Hub  s = 185 mm 

Bohrung  D = 165 mm 

Verdichtungsverhältnis  ε = 10.65 … 12.05 

max. Zünddruck  pmax = 150 bar 

Drehzahl  nmax = 1800 min‐1 

Drall  Schirmventil im Füllkanal (optional) 

Massenausgleich  1. und 2. Ordnung 

Kühlwasser­ und  
Ölkreislauf 

Pumpen extern angetrieben,  
Temperaturen elektronisch geregelt 

Aufladung  externer Schraubenkompressor,  
max. Ladeluftkapazität: 930 kg/h, pL,max = 6 bar 

Gasversorgung  einlasskanalnahe getaktete Gaseinblasung oder 
Homogenisierer mit nachgeschaltetem Behälter 

Zündung  Jenbacher IC 920 mit 900 mJ Zündenergie 
 

Die vier Ventile  stehen  senkrecht,  so dass der Brennraum ein  flaches Brennraumdach be‐
sitzt.  Für  die  hier  gezeigten  Untersuchungen  kam  eine  omegaförmige  Kolbenmulde  zum 
Einsatz (Bild 3.1). Über Distanzscheiben zwischen Kolbenoberteil und Kolbenunterteil kann 
das Verdichtungsverhältnis ε zwischen 10.65 und 12.05 verändert werden. 

 

 

  Bild 3.1: Kolbenoberteil mit omegaförmiger Mulde 

 

Das Brenngas kann  entweder über  ein  getaktetes Gaseinblaseventil,  das nahe  am Einlass‐
kanal sitzt, oder kontinuierlich über einen etwa 2 m vor dem Einlasskanal sitzenden Homo‐
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genisierer  in  die  konditionierte  Ladeluft  eingebracht werden.  Etwa  20 cm  vor  dem Motor 
sitzt ein Einlassbehälter mit einem Volumen von 40 l, der die Amplitude der Druckschwin‐
gungen in der Ladeluftleitung dämpft. 

Der  Abgasgegendruck  und  damit  der  Aufladewirkungsgrad  wird  über  eine  Abgasdrossel 
eingestellt, die nach einem Auslassbehälter mit einem Volumen von 15 l angebracht  ist. So 
ergibt sich ein vollmotorähnlicher Abgasgegendruckverlauf und Ladungswechsel.  

Der Motor ist mit den für thermodynamische Analysen üblichen Messstellen versehen (Bild 
3.2). Der Ladedruck (Kistler 4075), der Zylinderdruck (Kistler 7061), der Abgasgegendruck 
(Kistler  7001A),  das  Zündsignal  und  die  Ansteuerung  der  Gaseinblasung  wurden  °KW‐
aufgelöst mit einem IMC Musycs‐System aufgezeichnet. Zur Triggerung der Signale kam ein 
optisch‐inkrementaler  Drehwinkelgeber  zum Einsatz.  In  Bild  3.2  sind  die Messstellen  der 
Drucksensoren und Thermoelemente eingetragen. 

 

 

Bild 3.2: Schematischer Prüfstandsaufbau mit Lage der Messstellen 
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Tabelle 3.2: Technische Daten der Vorkammer 

Typ  Brenngas gespülte Vorkammer 

Brenngasspülung  aktives Ventil, max. Spülgasdruck 8 bar 

Volumen  7 cm3 (2 % des Kompressionsvolumens)  

Anzahl der Überströmbohrungen  6 

Durchmesser der Überströmbohrungen  2.4 mm 

Kegelwinkel  156° 
 

Die Vorkammer verfügt über eine eigene Wasserkühlung, um unkontrollierte Glühzündun‐
gen zu vermeiden. Der Zündfunke springt  im oberen Drittel der Vorkammer von den nach 
unten abgewinkelten Enden des Elektrodenkreuzes auf die Außenwand über (Bild 3.4). 

 

 

Bild 3.4:   Skizze der Vorkammer mit Brenngasspülung, Wasserkühlung,  
Elektrodenkreuz und 6 Überströmbohrungen 

 

3.2 Gasversorgungsanlage und untersuchte Brenngase 

Die  regional  unterschiedliche  Zusammensetzung  von  Erdgas  sowie  die  Zumischung  von 
Propan und Butan durch die Gasversorger zur Spitzenlastdeckung  führen je nach Standort 
und  Jahreszeit zu einer stark schwankenden Klopffestigkeit des Kraftstoffs. Daher wurden 
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im  Rahmen  dieser  Arbeit  Erdgase  mit  unterschiedlicher  Methanzahl  untersucht.  Die  Me‐
thanzahl  wird  durch  Beimischung  von  Propan  verändert  (Christoph,  1972;  Schollmeyer, 
1996; Zeilinger, 2003). Das zunehmende Umweltbewusstsein und steigende Energiepreise 
erfordern  über  den  Erdgaseinsatz  hinaus  auch  die  energetische Nutzung  von  brennbaren 
Gasen aus der Abfallverwertung, sog. Biogase, sowie von Restgasen aus chemischen Prozes‐
sen, des Bergbaus und der Stahlherstellung. Als Vertreter  für Brenngase aus diesen Berei‐
chen werden zwei Biogase mit unterschiedlichem CO2‐Anteil, ein Erdgas mit hohem Inert‐
gasanteil  und  eine  synthesegasähnliche Mischung  aus Wasserstoff,  Stickstoff  und Methan 
untersucht (Tabelle 3.3).  

 

Tabelle 3.3:  Zusammensetzung der untersuchten Brenngasmischungen: 
Das von den Stadtwerken München gelieferte Erdgas (EG) aus 
der Russischen Föderation weist einen so hohen Methananteil 
auf, dass es nahezu reinem Methan entspricht  

  Zusammen­
setzung 
[vol.­%] 

 
 
[grav.­%] 

 
Heizwert 
Hu [MJ/kg] 

Erdgas, MZ 95  100% EG 
(≈ 98% CH4) 

100% EG  49.2 

Erdgas, MZ 75  94% EG 
6% C3H8 

85% EG 
15% C3H8 

48.8 

Erdgas, MZ 60  86% EG 
14% C3H8 

69% EG 
31% C3H8 

48.3 

Erdgas, MZ 50  75% EG 
25% C3H8 

52% EG 
48% C3H8 

47.8 

Erdgas mit hohem 
Inertgasanteil 

30% EG 
70% N2 

20% EG 
80% N2 

9.9 

Biogas 1  70% EG 
30% CO2 

47% EG 
53% CO2 

23.1 

Biogas 2  50% EG 
50% CO2 

27% EG 
73% CO2 

13.5 

Synthesegas  20% EG 
60% H2 
20% N2 

32% EG 
12% H2 
56% N2 

30.4 
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Die Mischgase werden mit einem Gasmischer vor Ort aus den  in der Tabelle aufgeführten 
Einzelkomponenten  gemischt.  In  Bild  3.5  ist  der Aufbau  der Gasversorgung  skizziert.  Das 
Erdgas wird aus dem Versorgungsnetz der Stadtwerke München entnommen, die restlichen 
Gase werden in Flaschen bereitgestellt. Zur Messung der Gasmassenströme der Einzelgase 
sowie  des  Mischgases  kommen  nach  dem  Coriolis‐Prinzip  arbeitende  Gasmassenstrom‐
messer der Firma Rheonik zum Einsatz. Vor dem Gasmischer wird der Druck der einzelnen 
Gase durch Druckminderer bzw. Druckerhöhungsanlagen auf 10 bar gebracht. Das Mischgas 
wird  in  einem  Pufferbehälter  zwischengespeichert  und  daraus  dem  Prüfstand  zugeführt. 
Alternativ kann der Prüfstand auch über eine Bypass‐Leitung mit Erdgas betrieben werden. 
So  kann  in  kritischen  Situationen  über  ein  Umschaltventil  schnell  auf  Erdgasbetrieb  ge‐
wechselt werden. Am Prüfstand wird mit Hilfe  eines  elektro‐pneumatischen Druckreglers 
ein  konstanter  Differenzdruck  zwischen  Saugrohr  und  Brenngasversorgung  eingestellt. 
Wird die Vorkammer mit Brenngas  gespült,  so  kommt  ein weiterer  Zweig  der Gasversor‐
gung zum Einsatz, der in Bild 3.5 blau gekennzeichnet ist. Über diesen Zweig kann mit einem 
auf  einer  Waage  liegenden  Druckbehälter  der  Gasmassenstrom  der  Vorkammerspülung 
ermittelt werden und über einen nachgeschalteten Druckminderer der Spüldruck unabhän‐
gig vom Gasdruck der Saugrohrgaseinblasung eingestellt werden. 

 

 

Bild 3.5: Schematischer Aufbau der Gasversorgungsanlage 
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3.3 Thermodynamische Modellierung des Systems Brennraum 

In dieser Arbeit werden zum einen am Prüfstand gewonnene Indizierdaten mit Hilfe einer 
Druckverlaufsanalyse (DVA) ausgewertet und zum anderen Verbrennungsmodelle  für eine 
Arbeitsprozessrechnung (APR) erstellt.  In beiden Fällen wird das System Brennraum null‐
dimensional modelliert. Daher werden im Folgenden die grundlegenden Gleichungen vorge‐
stellt, auf denen diese Modelle basieren. In je einem Unterkapitel werden dann die spezifi‐
schen  Besonderheiten  der  Arbeitsprozessrechnung  und  der  Druckverlaufsanalyse  behan‐
delt.  

Der Brennraum wird als ein thermodynamisches System aufgefasst, das vom Zylinderkopf, 
den Ventiltellern,  der  Zylinderbuchse und dem Kolben begrenzt wird. Durch die  Ein‐  und 
Auslassventile sowie die Leckage am Kolbenring gehen Massenströme über die Systemgren‐
ze hinweg in das System hinein oder hinaus. Gleiches gilt für die Wandwärmeströme und die 
Volumenänderungsarbeit des Kolbens (Bild 3.6). Es wird die Annahme getroffen, dass inner‐
halb des Systems Brennraum an allen Orten der gleiche Druck herrscht. 

 

 

Bild 3.6: Zweizonige Modellierung des Systems Brennraum 

 

Das System Brennraum kann in mehrere Zonen unterteilt werden. Dabei versteht man unter 
einer  Zone  einen  homogenen  Teilbereich  des  Systems,  in  dem  Temperatur  und  Gas‐
zusammensetzung  konstant  sind.  Besteht  ein  System  aus  mehreren  Zonen,  so  muss  die 
Summe der extensiven Zustandsgrößen über die einzelnen Zonen der extensiven Zustands‐
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größe des Systems entsprechen. Das heißt, dass jedem Bereich eines Systems eine Zone zu‐
geordnet sein muss und dass sich Zonen nicht überlagern dürfen (Grill, 2006a). 

Im einfachsten Fall besteht ein System aus einer einzigen Zone. Das System wird in diesem 
Fall  als  homogen  angenommen. Man  spricht  dann  von  einer  einzonigen  Betrachtung.  Zur 
Modellierung  der  Verbrennung werden  Systeme  häufig  zweizonig  betrachtet  und  es wird 
zwischen  einer  kalten,  unverbrannten  Zone  und  einer  heißen,  verbrannten  Zone  unter‐
schieden (Bild 3.6). 

3.3.1 Arbeitsprozessrechnung 

Mit  Hilfe  der  Arbeitsprozessrechnung  können  Größen  wie  Leistung,  Verbrauch,  Drücke, 
Temperaturen  oder  Abgasemissionen  ermittelt  werden,  ohne Messungen  am  real  existie‐
renden  Motor  durchzuführen.  So  kann  der  Entwicklungsprozess  sehr  effizient  gestaltet 
werden, da schon in frühen Konzeptphasen wichtige Eckdaten des Motors abgeschätzt wer‐
den können und in späteren Entwicklungsphasen die Anzahl von Versuchsreihen reduziert 
und Iterationsschleifen vermieden werden können.  

Der  Prozessrechnung muss  hierbei  ein Brennverlauf  vorgegeben werden.  Im Rahmen der 
vorliegenden Arbeit wird dieser phänomenologisch berechnet. Dabei spielt unter anderem 
die Brenngeschwindigkeit der Ladung eine entscheidende Rolle. Da die Brenngeschwindig‐
keit von Druck, Temperatur und Zusammensetzung  im Unverbrannten abhängt,  erfordern 
die erstellten Modelle eine Arbeitsprozessrechnung, die zweizonig angelegt ist. So kann zwi‐
schen unverbrannter und verbrannter Ladung unterschieden werden. Die phänomenologi‐
sche Modellierung von Vorkammermotoren macht zudem die Betrachtung von zwei Syste‐
men – Vorkammer und Hauptbrennraum – notwendig. 

Im  Folgenden  werden  nun  die  Gleichungen  für  den  komplexeren  Fall  einer  zweizonigen 
Betrachtung  von  zwei  Systemen  gezeigt.  Es  wird  zwischen  unverbrannter  Zone  (uv)  und 
verbrannter Zone (v) sowie zwischen den Systemen Vorkammer (VK) und Hauptbrennraum 
(HBR) unterschieden. 

Zustandsgleichung: 

Vorkammer 

  ௏௄݌ · ௏ܸ௄,௨௩ ൌ ݉௏௄,௨௩ · ܴ௏௄,௨௩ · ௏ܶ௄,௨௩ (3.1) 

  ௏௄݌ · ௏ܸ௄,௩ ൌ ݉௏௄,௩ · ܴ௏௄,௩ · ௏ܶ௄,௩ (3.2) 
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Hauptbrennraum 

  ு஻ோ݌ · ுܸ஻ோ,௨௩ ൌ ݉ு஻ோ,௨௩ · ܴு஻ோ,௨௩ · ுܶ஻ோ,௨௩ (3.3)

  ு஻ோ݌ · ுܸ஻ோ,௩ ൌ ݉ு஻ோ,௩ · ܴு஻ோ,௩ · ுܶ஻ோ,௩ (3.4)

 

Massenbilanz: 

Vorkammer 

 
݀݉௏௄,௨௩

݀߮
 ൌ  െ

݀݉௏௄,௩௘௥௕௥

݀߮
െ
݀݉ü,௨௩

݀߮
൅
݀݉ௌ௣ü௟௚௔௦

݀߮
  (3.5)

 
݀݉௏௄,௩

݀߮
 ൌ  

݀݉௏௄,௩௘௥௕௥

݀߮
െ
݀݉ü,௩

݀߮
  (3.6)

Hauptbrennraum 

 
݀݉ு஻ோ,௩

݀߮
 ൌ  െ

݀݉ு஻ோ,௩௘௥௕௥

݀߮
൅
݀݉ü,௨௩

݀߮
  (3.7)

 
݀݉ு஻ோ,௩

݀߮
 ൌ  

݀݉ு஻ோ,௩௘௥௕௥

݀߮
൅
݀݉ü,௩

݀߮
  (3.8)

 

In den Gleichungen zur Massenbilanz sind die Verbrennungsmassenströme mit dem Index 
„verbr“ gekennzeichnet. Sie werden dem Unverbrannten entnommen und dem Verbrannten 
des  jeweiligen  Systems  zugeführt,  wobei  mit  dem  Zonenwechsel  die  Energiefreisetzung 
stattfindet. Auf Grund der zweizonigen Betrachtung muss stets berücksichtigt werden, wel‐
che  Zonen  von  Vorkammer  und  Hauptbrennraum  in  Folge  der  Überströmvorgänge  mit‐
einander Masse austauschen (dmü). Im hier erstellten Verbrennungsmodell wird angenom‐
men,  dass während des  Ladungswechsels  und der Kompression bis  zu  dem Zeitpunkt,  an 
dem die Flammenfront der Vorkammer die Überströmbohrungen erreicht, die unverbrann‐
ten Zonen Masse austauschen. Ab dem Zeitpunkt,  an dem die Flamme die Überströmboh‐
rungen erreicht hat, beginnt die Verbrennung im Hauptbrennraum und es werden die ver‐
brannten Zonen miteinander verbunden und dementsprechend stellt sich ein Massenstrom 
aus Verbranntem dmü,v ein. Wird die Vorkammer mit Brenngas gespült, so wird der entspre‐
chende Massenstrom dmSpülgas dem Unverbrannten der Vorkammer zugeführt. Die Blowby‐
Verluste (dmBB) können hier vernachlässigt werden (Pischinger, 1989).   
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Energiebilanz: 

Als weitere Gleichung muss in jeder Zone eines Systems der erste Hauptsatz der Thermody‐
namik erfüllt sein. Dieser kann wie folgt in allgemeiner Form geschrieben werden: 

  ෍
݀ ௧ܹ

݀߮
൅෍

݀ܳఓ
݀߮

൅෍
݀݉ఔ

݀߮
ሺ݄ఔ ൅ ݁௔ఔሻ ൌ

ܷ݀
݀߮

൅
௔ܧ݀
݀߮

ఔఓ

  (3.9) 

 

 

mit: 
dWt    technische Arbeit 
dQµ    Wärmeströme / Energiefreisetzung 
dmν    Massenströme über die Zonengrenze  
hν + eaν   spezifische Enthalpie und spezifische äußere Energie des Massenstroms dmν 
dU    Änderung der inneren Energie der Zone 
dEa    Änderung der potentiellen und kinetischen Energie der Zone 

 

Im Allgemeinen werden die äußeren Energien,  also die potentielle und kinetische Energie 
(Grill,  2006a),  ebenso wie  die Wärmeströme  zwischen  den  Zonen  (dQv‐uv)  vernachlässigt. 
Damit  vereinfacht  sich  der  erste Hauptsatz  der  Thermodynamik  für  die  jeweiligen  Zonen 
folgendermaßen: 

Vorkammer 

 
ܷ݀௏௄,௨௩
݀߮

ൌ െ ݄௏௄,௨௩ ·
݀݉௏௄,௩௘௥௕௥

݀߮
െ
ü,௨௩ܪ݀
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൅
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െ
݀ ௧ܹ,௨௩

݀߮
  (3.10) 

 
ܷ݀௏௄,௩
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ൌ  ݄௏௄,୳௩ ·
݀݉௏௄,௩௘௥௕௥

݀߮
൅
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݀߮

െ
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൅
݀ ௧ܹ,௩

݀߮
  (3.11) 

  dabei gilt:                                        
݀ ௧ܹ,௨௩

݀߮
ൌ െ

݀ ௧ܹ,௩

݀߮
   

 

   

über die Systemgrenzen 
transportierte Energien 

Änderung der im System
gespeicherten Energien 
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Hauptbrennraum 

 
ܷ݀ு஻ோ,௨௩

݀߮
ൌ െ

݀ ௧ܹ,௨௩

݀߮
െ
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  (3.12)
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  (3.13)

Für  die  Enthalpieänderung  durch  die  Überströmvorgänge  dHü  ist  analog  zu  den  oben  be‐
schriebenen überstömenden Massen dmü zu beachten, welche Systeme miteinander im Aus‐
tausch stehen.  Je nachdem,  in welchem System der höhere Druck herrscht, ändert sich die 
Richtung des Massenstroms dmü. Gasdynamische Effekte werden hier nicht berücksichtigt.  

Der  Betrag  der Massenströme  zwischen  Vorkammer  und Hauptbrennraum wird  über  die 
Durchflussgleichung berechnet:  

  ሶ݉ ü ൌ ߤ · üܣ ·
ଵ݌

ඥܴ · ଵܶ
· ඨ

ߢ2
ߢ െ 1

· ቈ൬
ଶ݌
ଵ݌
൰
ଶ ఑⁄

െ ൬
ଶ݌
ଵ݌
൰
ሺ఑ାଵሻ ఑⁄

቉  (3.14)

  für überkritische Druckverhältnisse
ଶ݌
ଵ݌

൏ ൬
ଶ݌
ଵ݌
൰
୩୰୧୲

gilt:  

 
ଶ݌
ଵ݌

ൌ ൬
ଶ݌
ଵ݌
൰
୩୰୧୲

            mit        ൬
ଶ݌
ଵ݌
൰
୩୰୧୲

ൌ ൬
2

κ ൅ 1
൰
఑ ሺ఑ିଵሻ⁄

 

mit: 
μ  Durchflussbeiwert zur Berücksichtigung von Reibung und Strahlkontraktion 
Aü  geometrischer Überströmquerschnitt  
p1  höherer Druck 
p2  niedrigerer Druck 
T1  Temperatur auf der Seite des höheren Drucks 

 

Die Wandwärmeströme werden in dieser Arbeit nach Woschni berechnet (Woschni, 1970). 
Da  die  Vorkammer  und  die  dort  umgesetzte  Energie  im  Vergleich  zum  Hauptbrennraum 
sehr klein ist, wird die Vorkammer als adiabat betrachtet.  

 
݀ܳௐ,௜

݀߮
ൌ ሺ߮ሻߙ · ௜ܣ · ሺܶ െ ௐܶ,௜ ሻ

ݐ݀
݀߮

  (3.15)
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Die Aufteilung der Wandwärmeverluste auf die beiden Zonen erfolgt nach Hohlbaum gemäß 
den Massen‐ und Temperaturverhältnissen (Merker, 2001): 

 
݀ܳௐ,௨௩

݀ܳௐ,௩
ൌ ൬

݉௨௩

݉௩
൰
ଶ
· ௨ܶ௩

௩ܶ
  (3.16) 

Eine zentrale Aufgabe der erstellten Verbrennungsmodelle ist es, die Verbrennungsmassen‐
ströme dmverbr  von der  unverbrannten  in  die  verbrannte  Zone  zu  beschreiben. Diese Ver‐
brennungsmassenströme werden den Kalorikmodulen der Prozessrechnung übergeben, die 
daraus zum einen die Energiefreisetzung und zum anderen die Änderung der Zusammen‐
setzung von den unverbrannten Spezies in die Verbrennungsprodukte berechnen. Die frei‐
gesetzte Energie wird dabei vollständig der verbrannten Zone zugeschlagen.  

 
݀ܳ஻
݀߮

ൌ ௨௩,ீܪ ·
݀݉௩௘௥௕௥

݀߮
  (3.17) 

In der hier verwendeten Prozessrechnung cDyn kommt das von Grill entwickelte universelle 
Kalorikmodul  für  beliebige  Kraftstoffe  zum  Einsatz  (Grill,  2006a).  Dieses  ermöglicht  eine 
schnelle Berechnung der Stoffkonzentrationen  im Rauchgas. Die spezifische Enthalpie und 
die individuelle Gaskonstante werden nach einem Komponentenansatz berechnet. Für gas‐
förmige  Kraftstoffe  kann  im  Prozessrechenprogramm  cDyn  auf  die  explizite  Vorgabe  des 
Heizwertes verzichtet werden; der Heizwert der Ladung HG,uv ergibt sich aus den tempera‐
turabhängigen Polynomen zur Beschreibung der Enthalpie, die auch die Standardbildungs‐
enthalpien enthalten. 

3.3.2 Druckverlaufsanalyse 

Zur Auswertung der  gemessenen Druckverläufe  kam eine  einzonige  Druckverlaufsanalyse 
(DVA) zum Einsatz. Damit kann aus einem gemessenen Druckverlauf unter Verwendung der 
oben  aufgeführten Gleichungen der Brennverlauf  dQB  berechnet werden,  der  die  Energie‐
freisetzung  im  Brennraum  in  Folge  der  Verbrennung  beschreibt.  Somit  stellt  die  DVA  im 
Grunde eine Umkehrung der Arbeitsprozessrechnung dar. 

Nach dem Brennverlauf aufgelöst,  ergibt sich  im Fall einer einzonigen Betrachtung  für ein 
thermodynamisches System die Energiebilanz zu: 

 
݀ܳ஻
݀߮

ൌ
ܷ݀
݀߮

െ
݀ܳௐ
݀߮

൅ ݌ ·
ܸ݀
݀߮

  (3.18) 

Die so ermittelten Brennverläufe dienen als Basis zur Erstellung und Validierung der phä‐
nomenologischen Verbrennungsmodelle. 
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Die  hier  verwendete  einzonige  Druckverlaufsanalyse  für  ein  System  wurde  sowohl  zur 
Auswertung der Messungen am Motor mit ungeteiltem Brennraum, wie auch am Vorkam‐
mermotor eingesetzt. Dabei macht man allerdings zwei Fehler:  

Der erste Fehler ergibt sich aus der vereinfachten einzonigen Betrachtung, weil nicht zwi‐
schen einer heißen verbrannten und einer kalten unverbrannten Zone unterschieden wird. 
Da im Magerbetrieb die Temperaturen im Verbrannten 2000 K kaum überschreiten, treten 
kaum Dissoziationseffekte auf und die Kalorik verhält sich weitgehend  linear, so dass sich 
aufgrund der einzonigen Betrachtung nur sehr geringe Fehler ergeben (Grill, 2006a; Merker, 
2001). Temperaturen von deutlich über 2000 K  treten nur während der  fetteren Vorkam‐
merverbrennung auf. Da aber nur etwa 1 % der Energie in der Vorkammer umgesetzt wird, 
sind auch hier nur sehr geringe Fehler zu erwarten. 

Der  zweite Fehler betrifft  im Fall  von Vorkammermotoren die Annahme eines konstanten 
Drucks  im  System Brennraum. Diese  Annahme  trifft  nicht mehr  zu,  da  sich  die Drücke  in 
Hauptbrennraum und Vorkammer auf Grund der als Drosselstellen wirkenden Überström‐
bohrungen um bis  zu 50 bar unterscheiden können  (Prager, 2010).  So  führt eine Energie‐
freisetzung  in  der  Vorkammer  zunächst  zu  einer  Druckerhöhung  in  der  Vorkammer,  die 
zeitlich  verzögert  in  Folge  der  überströmenden  Enthalpie  zu  einer  Druckerhöhung  im 
Hauptbrennraum beiträgt. Erst diese verzögerte Druckerhöhung wird vom Druckmessquarz 
im  Hauptbrennraum  detektiert  und  von  der  Druckverlaufsanalyse  als  Energiefreisetzung 
interpretiert. Dieser  systematische Fehler kann durch eine Druckverlaufsanalyse, die  zwei 
thermodynamische  Systeme  berücksichtigt,  vermieden werden.  Allerdings  ist  hierfür  eine 
genaue Druckmessung  in der Vorkammer erforderlich. Diese  ist wegen des beengten Bau‐
raums und der hohen thermischen Belastung jedoch schwer zu realisieren.  

Daher wird in dieser Arbeit ein anderer Weg gewählt: Der Fehler bei der DVA wird bewusst 
in Kauf genommen. Bei den Messungs‐Rechnungsvergleichen werden dann die fehlerbehaf‐
teten Brennverläufe aus der DVA einer Ersatzgröße dQB,DVA (Gleichung 3.19) aus dem Ver‐
brennungsmodell gegenübergestellt, die genau den oben beschriebenen Fehler berücksich‐
tigen.  

Dazu werden die Enthalpieströme der Systeme betrachtet (Bild 3.7). Die auf der Druckmes‐
sung  im Hauptbrennraum basierende Druckverlaufsanalyse  detektiert  die Druckänderung 
im Hauptbrennraum auf Grund der durch die Verbrennung im Hauptbrennraum hervorge‐
rufenen  Enthalpiefreisetzung  dQB,HBR  und  des  über  die  Überströmdrosseln  in  den  Haupt‐
brennraum eintretenden Enthalpiestroms dHü. Die  Summe dieser beiden Enthalpieströme 
entspricht dann dem Brennverlauf aus der DVA und ist nicht gleich der Summe der beiden 
Enthalpieänderungen durch Verbrennung in Vorkammer und Hauptbrennraum (Gleichung 
3.19). 
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  Bild 3.7:  Skizze der Systeme Vorkammer und Haupt­ 
brennraum eines Vorkammermotors 
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  (3.19) 

Mit Hilfe dieser Vergleichsgröße dQB,DVA nach Gleichung 3.19 können dann zur Validierung 
der Modelle  in  Kapitel  6  die  Ergebnisse  aus  der  einzonigen  Druckverlaufsanalyse  für  ein 
thermodynamisches  System  den  simulierten  Verläufen  aus  der  Prozessrechnung  gegen‐
übergestellt werden. 

3.4 Reaktionskinetische Berechnung der 
Brenngeschwindigkeit 

Wie in Kapitel 4 gezeigt werden wird, ist die laminare Brenngeschwindigkeit sL eine wichti‐
ge  Größe,  um  die  Verbrennung  phänomenologisch  beschreiben  zu  können.  Die  laminare 
Brenngeschwindigkeit der Zylinderladung hängt von der Zusammensetzung, von der Tem‐
peratur und vom Druck ab und ist als die Geschwindigkeit definiert, mit der sich eine Flam‐
me in einem ruhenden Gasgemisch ausbreitet. Bei einer stationären Flamme entspricht sie 
daher der Anströmgeschwindigkeit des unverbrannten Frischgases.  
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Da eine experimentelle Bestimmung der  laminaren Brenngeschwindigkeit  im motorischen 
Temperatur‐  und  Druckbereich  sehr  aufwändig  ist,  wurde  im  Rahmen  dieser  Arbeit  auf 
reaktionskinetische Simulationen zurückgegriffen. Dazu wurde das Programmpaket Chem‐
kin verwendet, mit dem u. a. die Selbstzündzeit, die Dicke der Reaktionszone und die lami‐
nare Brenngeschwindigkeit berechnet werden können  (Turns, 2000). Die Berechnung der 
laminaren  Brenngeschwindigkeit  erfolgt  mit  dem Modul  Premix.  Es  dient  zur  Simulation 
eindimensionaler, stationärer, vorgemischter Flammen. Auf Basis der Massen‐, Energie‐ und 
Speziesbilanzen werden  in  Abhängigkeit  von  der  Position  entlang  der  Strömungsrichtung 
unter anderem Temperatur, Druck, Strömungsgeschwindigkeit, Dichte und Spezieskonzen‐
trationen ausgegeben. Das Programm löst die Erhaltungsgleichungen für Masse, Energie und 
Spezies und berücksichtigt molekulare Transportvorgänge sowie die Reaktionskinetik. Letz‐
teres geschieht auf Basis detaillierter Reaktionsmechanismen. Dabei werden die Reaktionen 
nach einem modifizierten Arrheniusansatz ermittelt, wobei die Reaktionsraten k der einzel‐
nen Reaktionen von zentraler Bedeutung sind.  

  ݇ ൌ ܣ · ܶ௕ · ݌ݔ݁ ൬
െܧ஺
ܴ · ܶ

൰  (3.20)

Die  empirisch  ermittelten Werte  für  den Frequenzfaktor A,  den Temperaturexponenten  b 
und die Aktivierungsenergie EA der betrachteten Einzelreaktionen stellen den Reaktionsme‐
chanismus  dar.  Hier  kommt  der  GRI 3.0  Reaktionsmechanismus  zum  Einsatz,  der  am Gas 
Research  Institute  für die Verbrennung von Methan bzw. Erdgas mit geringen Anteilen an 
Ethan und Propan entwickelt wurde. Dieser umfasst 325 Elementarreaktionen zwischen 53 
verschiedenen Molekülen bzw. Atomen. Er wurde an Hand einer Vielzahl von Experimenten 
validiert und für Drücke von 0.13 bis 10 bar, Temperaturen von 1000 bis 2500 K und Ver‐
brennungsluftverhältnisse von 0.2 bis 10 optimiert. Berechnungen außerhalb dieses Berei‐
ches sind jedoch möglich (Frenklach, 2009). 

Da  der  GRI  3.0  Reaktionsmechanismus  im  motorischen  Druck‐  und  Temperaturbereich 
außerhalb des optimierten Bereichs verwendet wird, wurden die Ergebnisse der Simulatio‐
nen  für  Methan‐Luft‐Gemische  der  aus  der  Literatur  bekannten  Polynomnäherung  nach 
Witt  und  Griebel mit  der  Erweiterung  nach  Liao  (Witt,  2000;  Lämmle,  2005;  Liao,  2004) 
gegenübergestellt. In Bild 3.8 ist die gute qualitative Übereinstimmung zwischen Polynom‐
näherung und Chemkin‐Rechnung zu erkennen.   
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Bild 3.8:   Vergleich der mit Chemkin berechneten laminaren  
Brenngeschwindigkeit (blau) mit der nach dem von Liao  
erweiterten Ansatz von Witt und Griebel (rotes Gitter) 

 

In Bild 3.9 sind Ergebnisse der Chemkin‐Rechnungen zu sehen. Für fünf der im Rahmen die‐
ser Arbeit  untersuchten Gasmischungen  ist  exemplarisch die Brenngeschwindigkeit  sL  bei 
einem Verbrennungsluftverhältnis λ von 1.7 über Temperatur und Druck aufgetragen. Dabei 
ist  deutlich  zu  erkennen,  dass  alle  Gase  prinzipiell  die  gleiche Druck‐  und Temperaturab‐
hängigkeit  zeigen: Mit  steigender Temperatur nimmt die Brenngeschwindigkeit  immer  im 
gleichen Maß zu und mit steigendem Druck nimmt sie ab.  
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Bild 3.9:   Vergleich der laminaren Brenngeschwindigkeiten  
unterschiedlicher Gasmischungen 

 

Diese  Erkenntnis  wurde  genutzt,  um  das  Untermodell  zur  Berechnung  der  laminaren 
Brenngeschwindigkeit  schnell,  flexibel  und  benutzerfreundlich  zu  gestalten.  Denn  die  Be‐
rechnung  der  laminaren  Brenngeschwindigkeit  mit  Chemkin  ist  sehr  zeitaufwändig  und 
somit  ist  eine direkte Einbindung der  reaktionskinetischen Brenngeschwindigkeitsberech‐
nung in das Verbrennungsmodell nicht zielführend. So dauert die Berechnung für einen ein‐
zelnen Druck‐Temperatur‐Verbrennungsluftverhältnis‐Punkt etwa eine Minute.  

Daher  wurde  auf  ein  Vorgehen  mit  Polynomansätzen  zurückgegriffen.  Dazu  wird  für  die 
Brenngeschwindigkeit von Methan der Ansatz von Witt und Griebel in der Erweiterung nach 
Liao  verwendet. Unter Berücksichtigung der  oben  erwähnten Erkenntnis,  dass der prinzi‐
pielle Verlauf aller untersuchten Gasmischungen ähnlich ist, werden die Brenngeschwindig‐
keiten der restlichen Gase mit Hilfe eines empirischen Skalierungsfaktors auf die Brennge‐
schwindigkeit von Methan bezogen. Dieser Skalierungsfaktor wird unter Zuhilfenahme von 
Motormessungen ermittelt. Dazu wird das Verbrennungsmodell zunächst für Methan abge‐
stimmt und dann wird für jedes weitere Brenngas an einem gemessenen Betriebspunkt der 
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Skalierungsfaktor  so  abgestimmt,  dass  gemessener  Brennverlauf  und  berechneter  Brenn‐
verlauf möglichst gut übereinstimmen. 

Dieses Vorgehen hat für den Anwender den Vorteil, dass er auch mit Brenngasmischungen 
rechnen kann, deren Brenngeschwindigkeiten ihm nicht im gesamten Druck‐, Temperatur‐, 
Verbrennungsluftverhältnis‐ und Restgasbereich vorliegen. Er muss  lediglich einen Skalie‐
rungsfaktor abstimmen und das Aufstellen eines Polynoms mit vielen Koeffizienten entfällt. 

In  Kapitel  4.4  werden  nach  der  Vorstellung  der  wichtigsten  Gleichungen  des  Verbren‐
nungsmodells  die  Betriebspunkte  gezeigt,  an  denen  diese  Skalierungsfaktoren  bestimmt 
wurden. 

3.5 Drallmessungen 

Um aus der  im vorangegangenen Kapitel  behandelten  laminaren Brenngeschwindigkeit  sL 
die  für  die  Flammenausbreitung  relevante  turbulente Brenngeschwindigkeit  sT  berechnen 
zu können, muss die Turbulenzintensität im Brennraum bekannt sein. Auf den formelmäßi‐
gen Zusammenhang  zwischen den beiden Brenngeschwindigkeiten wird  in Kapitel 4.3 bei 
der Beschreibung der Verbrennungsmodelle eingegangen. An dieser Stelle soll zunächst der 
Einfluss der Ladungsbewegung und damit der Einfluss der Turbulenzintensität auf den Ab‐
lauf der Verbrennung studiert werden. Zur Beeinflussung des Dralls und damit der Turbu‐
lenzverhältnisse im Brennraum, wurde ein Einlassventil des Versuchsmotors durch ein von 
außen verstellbares Schirmventil ersetzt (Bild 3.10). Dabei wird von einem auf dem Ventil‐
teller sitzenden Schirm das Einströmen der Ladung in Richtung des Schirms behindert. Um 
diese  Veränderungen  quantifizieren  zu  können,  wurden  zum  einen  Drallmessungen  nach 
Tippelmann (Tippelmann, 1977) und zum anderen CFD‐Rechnungen durchgeführt. 

Das  verwendete  Schirmventil  hat  einen 10 mm hohen Schirm, der  in  radialer Richtung  in 
einem  Bereich  von  120°  das  Einströmen  der  Ladung  behindert  und  somit  die  Hauptein‐
strömrichtung  beeinflusst.  Bei  Vorversuchen  hat  sich  gezeigt,  dass  es  zur  Einstellung  der 
Strömungsverhältnisse  günstig  ist,  das  Schirmventil  in  den  Füllkanal  zu  setzen,  da  dort 
durch das Verstellen der Schirmposition der Drall sehr gezielt beeinflusst werden kann. Im 
Drallkanal führten in einigen Verstellbereichen schon kleine Änderungen in der Schirmstel‐
lung zu großen Veränderungen der Strömungsverhältnisse, was eine reproduzierbare Ein‐
stellung des Drallniveaus erschwert.  
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Diese Drehimpulsänderung Iሶ führt zu einem Drehmoment M, das sich am Strömungsgleich‐
richter abstützt und gemessen werden kann.  

  ሶܫ ൌ  ܯ (3.21) 

Bei dieser Messung wird neben dem Drehmoment M auch der Massenstrom mሶ  in Abhängig‐
keit  vom  Ventilhub  erfasst  (Barthelmä,  1977).  Der  Drall  für  einen  bestimmten  Ventilhub 
wird nach folgender Formel bestimmt (Messergebnisse siehe Bild 3.15):  

  ܦ ൌ ܯ · ܴ௓௬௟ ·
ߩ
ሶ݉ ଶ
  (3.22) 

Zur Berechnung der eigentlichen Drallzahl Dm geht man von der Vorstellung aus, dass wäh‐
rend  des Ansaugvorgangs  in  einem Zeitraum Δt  eine  bestimmte Masse Δm  in  den Brenn‐
raum einströmt. Diese Masse bringt einen vom jeweiligen Ventilhub abhängigen Drehimpuls 
I in den Brennraum ein (Heywood, 1987). Summiert man den eingebrachten Drehimpuls D 
über die Einlassphase, so erhält man den Drall Dm im Brennraum. Die mittlere Drallzahl Dm 
ist somit eine über den Ansaugvorgang massenstromgemittelte Kenngröße: 

  ௠ܦ ൌ
ܦ∑ · ሶ݉ · ݐ∆
∑ ሶ݉ · ݐ∆

  (3.23) 

 

Bild 3.11:   Drallmessung nach Tippelmann mit einem 
Strömungsgleichrichter (Tippelmann, 1977) 
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Bild 3.12 zeigt die mittlere Drallzahl Dm für verschiedene Schirmventilstellungen. Zum Ver‐
gleich  ist  das  Drallniveau  des  Serienzylinderkopfes  ohne  Schirmventil  eingetragen.  Es  ist 
deutlich zu erkennen, dass der Drall gegenüber dem Serienstand ohne Schirmventil  (hori‐
zontale Linie ohne Punkte)  je nach Schirmstellung sowohl verstärkt wie auch deutlich ge‐
senkt werden kann. 

 

 

Bild 3.12:   Ergebnisse der Drallmessung nach Tippelmann über der  
Schirmstellung α im Vergleich zum Serienventil 

 

3.5.2 Einfluss des Dralls auf den Ablauf der Verbrennung 

Nach der Vermessung des Dralls am stationären Drallprüfstand wurde der mit dem Schirm‐
ventil  bestückte  Zylinderkopf  auf  den Versuchsmotor montiert,  um den Einfluss  der  Strö‐
mungsverhältnisse auf den Ablauf der Verbrennung zu untersuchen. Die Motorversuche mit 
unterschiedlichen  Schirmventilstellungen  und  somit  mit  unterschiedlichen  Drallniveaus 
zeigen  deutlich  den  Einfluss  der  Ladungsbewegung  bzw.  der  Turbulenz  (Bild  3.13).  Der 
Brennverlauf  der  Betriebspunkte  mit  sehr  wenig  Drall  (Schirmstellung  157°)  ist  deutlich 
intensiver und die Brenndauer ist kürzer als bei den Betriebspunkten mit viel Drall (Serien‐
ventil und Schirmstellung 67°). Erst bei extrem hohen Drallzahlen wird bei erhöhten Strö‐
mungsverlusten so viel kinetische Energie  in den Brennraum eingebracht, dass die Brenn‐
geschwindigkeit wieder leicht zunimmt (Schirmstellung 337°). 
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Bild 3.13: Druck­ und Brennverläufe bei unterschiedlichen Drallniveaus 

 

Diese Beobachtung lässt sich folgendermaßen erklären: Die während des Ansaugens in den 
Zylinder eingeströmte Ladung bringt Bewegungsenergie mit. Diese Bewegungsenergie  fin‐
det  sich  als  gerichtete  Strömung  in  Form  von  Drall  und  Tumble  sowie  als  ungerichtete 
Strömung in Form von Turbulenz im Brennraum wieder. Nimmt man nun an, dass immer in 
etwa  die  gleiche  kinetische  Energie  während  des  Ansaugens mit  der  Ladung  eingebracht 
wird, so folgt daraus, dass 

‐ bei einem hohen Drallniveau entsprechend  
weniger Tumble und ungerichtete Turbulenz vorliegt und dass 

 
‐ bei einem niedrigen Drallniveau entsprechend  

viel Tumble und ungerichtete Turbulenz vorliegt. 
 

Die  gerichtete  Drallströmung  bleibt  besonders  in  rotationssymmetrischen  Brennräumen 
länger erhalten als der Tumble, da die Tumblewalzen während der Annäherung des Kolbens 
an das Brennraumdach zerstört werden und in ungerichtete Turbulenz übergehen. 

Die stabile Drallströmung bleibt bis zur Entflammung weitgehend erhalten, was im Umkehr‐
schluss heißt, dass entsprechend wenig Turbulenz vorliegt. Der Drall, der eine Festkörper‐
rotation um die Zylinderlängsachse darstellt, trägt kaum dazu bei, die Flammenfront zu zer‐
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klüften oder zu zerreißen und sie damit zu beschleunigen. Daher ist die Brenngeschwindig‐
keit verhältnismäßig gering.  

Diese  Untersuchungen  belegen,  dass  die  Turbulenz  einen  starken  Einfluss  auf  den  Ablauf 
der Verbrennung hat und über den Drall nur indirekt auf die Turbulenz geschlossen werden 
kann. Da eine direkte Messung der Turbulenz sehr aufwändig ist und im Grunde nur an ei‐
nem optisch zugänglichen Motor  erfolgen kann, wurde  im Rahmen dieser Arbeit  auf CFD‐
Simulationen zur Turbulenzbestimmung zurückgegriffen. 

3.6 CFD­Ladungswechselrechnungen 

Mit dem in Kapitel 3.5 beschriebenen Verfahren lassen sich zwar sehr gut die Drallniveaus 
unterschiedlicher  Einlasskanäle  oder  Schirmventilstellungen  bestimmen,  der  Einfluss  der 
Kolbenform  auf  das  Strömungsfeld  bleibt  dabei  aber  prinzipbedingt  unberücksichtigt,  da 
der Kolben durch den stationär durchströmten Strömungsgleichrichter ersetzt wird. Zudem 
lassen  sich  keine  Aussagen  über  den  zeitlichen  Verlauf  der  Turbulenz während  eines  Ar‐
beitsspiels  treffen.  Dieser  Turbulenzverlauf  stellt  jedoch  eine wichtige  Eingangsgröße  für 
das Verbrennungsmodell dar und wurde daher mit Hilfe von CFD‐Rechnungen untersucht. 

Folgendes Vorgehen wurde dabei gewählt: Nach dem Import der Geometrie der Kanäle und 
des Brennraums erfolgte die Vernetzung. Für eine erste Validierung wurden die  in Kapitel 
3.5 beschriebenen stationären Blasversuche nachgerechnet. Anschließend erfolgte die Kop‐
pelung  von  Solver  und  Mesher,  um  die  zur  Simulation  des  Ladungswechsels  notwendige 
Netzbewegung  im Bereich der Ventile und des Kolbens realisieren zu können. Ziel war es, 
das Strömungsfeld und Turbulenzniveau für unterschiedliche Drallniveaus im Verlauf eines 
Arbeitsspiels zu bestimmen. 

3.6.1 Aufbau der Geometrie 

Da  von  den  komplexen  Freiformflächen  der  Ein‐  und  Auslasskanäle  keine  3D‐CAD‐Daten 
verfügbar waren, wurden Silikonabgüsse (Neukasil RTV 102 + C 02) der Kanäle angefertigt, 
mit Hilfe eines 3D‐Scanners digitalisiert und  im STL‐Format  in das Vernetzungsprogramm 
Ansys ICEM CFD importiert. Der Rest der Geometrie des Strömungsgebietes wurde auf Basis 
von Zeichnungen direkt in ICEM erstellt. 

 



44 

B

3.6.2 

Die  Ver
einer de
eine mö
freie Pri

Für  die 
8 mm  fe
misch in
liegende

3.6.3 

Eine  er
vergleic
an  den 
bedingu
an der A
die  Aus
strömt. 
hinsicht

ild 3.14: 

Vernetzun

rnetzung  ist
er wichtigste
öglichst glei
ismenschich

Vernetzung
estgelegt,  d
n zehn Schic
en Wänden 

Nachrechn

rste  Validie
ches mit den
Einlasskanä
ungen geset
Ausströmflä
sströmrichtu
Die Auslass
tlich des Luf

Geometrie
Füllkanal 

ng 

t  im  Hinblic
en Schritte d
ichmäßige T
hten am Ran

g wird  bei 
ie  Höhe  de
chten untert
wird die Hö

nung des B

erung  des  C
n am Drallp
älen  und  am
tzt. Um die D
äche nicht zu
ung  frei  ein
sventile war
ftmassendur

3 Versuc

e des Ström
 (unten), Au

ck  auf  die  G
der gesamte
Tetraederstr
nd.  

der  vorliege
r  gesamten
teilt wird. In
öhe der Prism

 Blaseversu

CFD‐Modells
prüfstand ge
m unteren  E
Drallströmu
u beieinfluss
nstellen  kan
ren dabei g
rchsatzes, d

chsaufbau u

mungsgebiet
uslasskanäl

Genauigkeit 
en Simulatio
ruktur  im  In

enden  Geom
  Prismensch
nsbesondere
menschicht 

uchs 

s  erfolgte  i
ewonnenen 
Ende  der  1.
ung  im Büch
sen, wurde n
nn.  Das  Strö
eschlossen.
der maßgebl

und verwend

tes mit Dra
len und Zyl

der  erzielt
on. Ziel bei d
nneren des 

metrie  die  g
hicht  auf  3
e in Spalten 
auf bis zu 0

in  Form  ei
Daten. Dazu
5 mal Hub 
hsenbereich
nur der Dru
ömungsgebi
Ausgewert
ich von der 

dete Simulat

allkanal (ob
linderbüchs

ten  Berechn
der Erstellun
Volumens u

globale  Tetr
mm,  wobei
zwischen na
0.5 mm redu

ines  Messu
u wurden in
langen Büc
h durch die 
uck vorgegeb
iet  wurde  s
et wurden d
Qualität der

tionswerkze

 

ben),  
se 

nungsergebn
ng des Netze
und pyrami

raedergröße
i  diese  loga
ahe beieinan
uziert. 

ngs‐Rechnu
n der Simula
chse Druckr
Randbeding
ben, so dass
stationär  du
die Rechnun
r Vernetzun

euge 

nisse 
es ist 
den‐

e  auf 
arith‐
nder 

ungs‐
ation 
rand‐
gung 
 sich 
urch‐
ngen 
ng im 



3 Versuchsaufbau und verwendete Simulationswerkzeuge  45 
 

Ventilspalt abhängt, und hinsichtlich des Drehimpulses um die Zylinderlängsachse.  In Bild 
3.15 sind exemplarisch die Massendurchsätze und die Drallzahlen für unterschiedliche Dif‐
ferenzdrücke  zwischen  Einlasskanal  und  Brennraum  über  dem  Ventilhub  dargestellt.  Aus 
der Abbildung ist zu erkennen, dass die gemessenen Massenströme und Drallzahlen mit den 
simulierten Werten aus der CFD‐Rechnung gut korrelieren. 

 

Bild 3.15:   Stationärer Massendurchsatz und Drall in Abhängigkeit vom 
Ventilhub und vom Druckgefälle über die Einlassventile 

 

Nach dieser erfolgreichen Validierung an Hand dieser Ergebnisse des Blaseversuchs wurde 
begonnen, die Ladungswechselrechnungen aufzusetzen. Dazu muss zunächst ein deformier‐
bares Netz erzeugt werden, das die Bewegungen des Kolbens und der Ventile zulässt. 

3.6.4 Netzbewegung 

Zur Realisierung  der Netzbewegung werden  der Netzgenerator  ICEM CFD und  der  Solver 
Ansys CFX mit Hilfe des Perl‐Skripts PistonGrid gekoppelt. Das Skript PistonGrid veranlasst 
zunächst  eine  automatisierte Vernetzung des  Strömungsgebietes mit Vernetzungsparame‐
tern, die aus einer Steuerdatei eingelesen werden. Dieses Netz wird an den Solver überge‐
ben, die instationäre Rechnung beginnt und der Solver verzerrt das Netz solange, bis Zellen 
mit negativem Volumen auftreten. Dann bricht der Solver ab und  das Steuermakro veran‐
lasst den Netzgenerator, ein neues Netz für die Ventil‐ und Kolbenposition zu erstellen, bei 
der der Solver abgebrochen hat (Bild 3.16). Dieses Netz wird dann an den Solver übergeben, 
das Strömungsfeld des vorherigen Ergebnisses wird aufinterpoliert und die Rechnung kann 
mit dem neuen Netz fortgeführt werden. 
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Bild 3.16: Netzbewegung und Neuvernetzung des verzerrten Netzes 

 

3.6.5 Ergebnisse der CFD­Ladungswechselrechnung 

Nach  diesem  Vorgehen  wurden  CFD‐Ladungswechselrechnungen  sowohl  mit  den  Serien‐
ventilen ohne Schirm als auch mit einem Schirmventil im Füllkanal durchgeführt. Simuliert 
wurde dabei die Schirmstellung, die bei den Drallmessungen den niedrigsten Drall und am 
Motorprüfstand die intensivste Verbrennung gezeigt hat. 

Im  Folgenden  werden  die  Ergebnisse  dieser  beiden  Varianten  gegenübergestellt.  In  Bild 
3.17  sind  für  beide  Varianten  die  Strömungsverhältnisse  gegen  Ende  der  Einlassphase  in 
Form  von  Stromlinien  visualisiert,  deren  Färbung  die  Strömungsgeschwindigkeit  wieder‐
gibt.  Zusätzlich  sind  Flächen  gleicher  Geschwindigkeit  eingeblendet.  Man  erkennt  für  das 
Serienventil den deutlich ausgeprägten Drall um die Zylinderachse. Das Strömungsfeld der 
Variante  mit  Schirmventil  (Schirmstellung  157°,  wenig  Drall)  zeigt,  dass  sich  hier  keine 
geordnete globale Bewegung einstellt. Die Flächen gleicher Geschwindigkeit sind zerklüftet 
und deuten auf ein hohes Maß an ungerichteter Turbulenz hin. Die Stromlinien lassen einen 
stärker ausgeprägten Tumble im System erkennen. 
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Bild 3.17:   Stromlinien mit Geschwindigkeits­Iso­Flächen für v = 10 m/s: 
Serienventil mit ausgeprägter und stabiler Drallströmung 
(links) und mit Schirmventil in der Position, in der der Drall am 
niedrigsten ist (rechts) 

 

Bevor die Ergebnisse dieser Diagramme eingehender  interpretiert werden,  seien kurz die 
Begriffe Turbulenz und turbulente kinetische Energie erklärt: 

Unter Turbulenz versteht man die räumlich und zeitlich ungeordnete Strömung eines Fluids. 
Die Geschwindigkeit  einer  turbulenten Strömung  setzt  sich  aus  einer mittleren Geschwin‐
digkeit uത und einer dieser mittleren Geschwindigkeit überlagerten Schwankungsgeschwin‐
digkeit ú zusammen (Bild 3.18): 

  ,ݔሺݑ ሻݐ ൌ ,ݔതሺݑ ሻݐ ൅ ,ݔሺݑ́  ሻݐ (3.24)

 

 

Bild 3.18: Mittlere und turbulente Strömungsgeschwindigkeit  
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Der Betrag des schwankenden Anteils ú gibt die Turbulenzintensität einer Strömung an. Die 
spezifische  kinetische  Energie  des  Fluids,  die  sich  aus  dieser  in  alle  Raumrichtungen 
schwankenden Geschwindigkeit ú ergibt, ist die turbulente kinetische Energie (TKE) k: 

  ݇ ൌ
1
2
· ሺ́ݑ௫ଶ ൅ ௬ଶݑ́ ൅  ௭ଶሻݑ́ (3.25) 

Bei homogener isotroper Turbulenz ist dies gleichbedeutend mit: 

  ݇ ൌ
3
2
· .ଶ     bzwݑ́ ݑ́  ൌ ඨ2

3
· ݇  (3.26) 

In Bild 3.19 und Bild 3.20 ist der Verlauf von Drall, Tumble und Turbulenz über dem Kur‐
belwinkel dargestellt. Der Drall  ist als Trägheitsmoment der Ladung um die Zylinderachse 
(z‐Achse)  aufgetragen,  der  Tumble  als  Trägheitsmoment  um  die  x‐  und  y‐Achse  und  die 
Turbulenz ist in Form der über das Brennraumvolumen gemittelten turbulenten kinetischen 
Energie quantitativ aufgetragen. 

In  Bild  3.19  ist  deutlich  zu  erkennen,  dass  über  die  Ansaugphase  hinweg  eine  Drall‐  und 
Tumbleströmung erzeugt wird. Zum Zeitpunkt Einlass schließt hat sich bei Einsatz der Se‐
rienventile eine ausgeprägte Drallströmung und ein leichter Tumble um die y‐Achse ausge‐
bildet. Die durch das Ansaugen erzeugte  turbulente kinetische Energie dissipiert über der 
Zeit,  so dass sogar gegen Ende der Einlassphase schon mehr TKE dissipiert,  als durch das 
Ansaugen generiert wird. Besonderes Augenmerk  sei nun auf die Vorgänge von der Kom‐
pression bis kurz nach dem OT gerichtet, also bis zu der Phase,  in der sich bei gefeuertem 
Betrieb die Verbrennung abspielen würde:  

Die TKE dissipiert über der Zeit und nimmt entsprechend ab. Der Tumble nimmt während 
der Kompression ab und geht bis zum OT auf Null zurück, da die Tumbleströmung vom sich 
nach oben bewegenden Kolben zerstört wird. Die kinetische Energie, die  in dieser makro‐
skopischen  Strömung  steckt, wird  in  ungerichtete  Turbulenz  übergeführt  und  trägt  so  zu 
einer Produktion von TKE bei, weshalb  im Bereich des OT  trotz der Dissipationsvorgänge 
die TKE nur leicht abnimmt. Die Drallströmung wird durch den Kolben mit seiner rotations‐
symmetrischen Mulde kaum behindert und bleibt deutlich über den OT hinaus bestehen und 
nimmt nur sehr langsam ab. 
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Bild 3.19:   CFD­Ladungswechselrechnung mit Serienventilen:  
Verlauf von Drall, Tumble und turbulenter kinetischer  
Energie über einem Arbeitsspiel 

 

Bild 3.20:   CFD­Ladungswechselrechnung mit Schirmventil im Füllkanal:  
Verlauf von Drall, Tumble und turbulenter kinetischer Energie 
über einem Arbeitsspiel (Schirmst. α = 157° ­ minimaler Drall) 
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Die Simulation mit Schirmventil im Füllkanal (Bild 3.20) zeigt ein deutlich anderes Verhal‐
ten:  Während  der  Ansaugphase  wird  ein  vergleichsweise  schwacher  Drall  erzeugt.  Dies 
deckt sich mit den Ergebnissen aus Messung und Simulation des stationären Drallprüfstan‐
des. Der Tumble um x‐ und y‐Achse  ist  zum Zeitpunkt Einlass  schließt wesentlich  stärker 
ausgeprägt. Wie im Fall mit den Serienventilen wird während der Kompression die Tumble‐
strömung zerstört und in TKE übergeführt. Da in diesem Fall eine vergleichsweise energie‐
reiche Tumbleströmung zerstört wird, ist die Produktionsrate von TKE entsprechend höher. 
Daher liegt hier der Betrag der TKE im Bereich des Zündzeitpunktes etwa um Faktor zwei 
höher  als  im  Fall  mit  den  Serienventilen.  Dieses  hohe  Turbulenzniveau  und  die  somit 
erwarteten hohen Brenngeschwindigkeiten korrelieren mit den Messungen am Motorprüf‐
stand, die bei dieser Ventilstellung eine besonders intensiv ablaufende Verbrennung zeigen 
(Bild 3.13). 

Zunächst lässt sich als Ergebnis dieser Simulationen und der Versuche am Motorprüfstand 
festhalten,  dass  sich  die  über  den  Einlassvorgang  eingebrachte  kinetische  Energie  in  drei 
Anteile aufteilt, die in verschiedenen Phasen die Verbrennung prägen können:  

‐ Die stabile Drallströmung, die lange über den OT hinaus bestehen bleibt und  
erst sehr spät in TKE zerfällt, kann gegen Ende der Verbrennung noch Turbulenz 
erzeugen, die für einen verbesserten Ausbrand sorgt. 

 
‐ Die kinetische Energie, die in der Tumbleströmung steckt, wird während der 

Kompression in TKE übergeführt und sorgt so für ein hohes Turbulenzniveau zu 
Beginn der Verbrennung. 

 
‐ Die direkt während des Ansaugens erzeugte TKE dissipiert über der Zeit, so dass 

ein großer Anteil bis zu Beginn der Verbrennung bereits zerfallen ist. 

 

Als weiteres  Ergebnis  lässt  sich  festhalten,  dass  die  Turbulenz  einen  entscheidenden Ein‐
fluss  auf  den Ablauf  der  Verbrennung  hat  und  somit  Eingang  in  das Verbrennungsmodell 
finden muss. Dazu wurde ein aus der Literatur bekanntes Turbulenzmodell  implementiert 
und in das Verbrennungsmodell eingebunden. 
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3.7 Turbulenzmodellierung in der Prozessrechnung 

Das  in  der  Prozessrechnung  verwendete  Turbulenzmodell  soll  die  wesentlichen  Einflüsse 
auf  die  Turbulenz  berücksichtigen,  ohne  das  dreidimensionale  Strömungsfeld  explizit  zu 
lösen.  So kann der Einfluss der Turbulenz auf den Ablauf der Verbrennung berücksichtigt 
werden, ohne dass dies zu langen Rechenzeiten führt.  

Die Turbulenz entsteht durch schnelle Strömungen im Bereich hoher Geschwindigkeitsgra‐
dienten, wie  es  beim Einlassvorgang  der  Fall  ist,  oder  durch den Zerfall makroskopischer 
Strömungsstrukturen. Dieser Zerfall geht mit der Bildung von Wirbelkaskaden einher. Für 
das  Strömungsfeld  eines Verbrennungsmotors heißt das,  dass  sich die  kinetische Energie, 
die in Folge des Ansaugens in den Zylinder eingebracht wird, in die Komponenten gerichtete 
kinetische Energie und ungerichtete kinetische Energie aufteilt. Während der Kompression 
zerfällt gerichtete kinetische Energie, die  in Form von Drall‐ bzw. Tumbleströmungen vor‐
liegt, in ungerichtete Turbulenz, die wiederum sukzessive durch Reibung zu innerer Energie 
dissipiert. 

Das Turbulenzmodell in der nulldimensionalen Prozessrechnung berücksichtigt die Turbu‐
lenzproduktion  durch  das  Ansaugen  dkin ,  durch  Verdichtung  dkverd  und  in  Folge  von 
Quetschströmungen dkquetsch sowie die Dissipation von turbulenter kinetischer Energie dkdiss 
(Bargende,  1991).  Zur  Berücksichtigung  von Überströmvorgängen  in  Vorkammermotoren 
wird  ein  weiterer  Term  eingeführt,  der  die  Turbulenzproduktion  durch  die  aus  der  Vor‐
kammer austretenden Fackelstrahlen dküber beschreibt (Chmela, 2007): 

  ݀݇
ݐ݀

ൌ
݀݇௜௡
ݐ݀

൅
݀݇௩௘௥ௗ
ݐ݀

൅
݀݇௤௨௘௧௦௖௛

ݐ݀
൅
݀݇ௗ௜௦௦
ݐ݀

൅
݀݇ü௕௘௥
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  (3.27)
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ݐ݀
  (3.28)

Darin ist vü die Überströmgeschwindigkeit des Massenstroms dmü, der sich aus dem Druck‐
unterschied zwischen Vorkammer und Hauptbrennraum unter Anwendung der Drosselglei‐
chung ergibt. Über die Modellkonstante CÜ kann der Einfluss des Überströmens auf die tur‐
bulente kinetische Energie angepasst werden. 

Eine  übersichtliche  Zusammenstellung  der  restlichen  Terme  des  Turbulenzmodells  findet 
sich in der Arbeit von Lämmle (Lämmle, 2005). 

Um das Turbulenzmodell  losgelöst von den anderen Teilmodellen abstimmen und validie‐
ren zu können, wurden die Ergebnisse der CFD‐Ladungswechselrechnungen aus Kapitel 3.6 
herangezogen. In Bild 3.21 ist der Verlauf der turbulenten kinetischen Energie aus der CFD‐
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Simulation dem Verlauf aus dem Turbulenzmodell der Prozessrechnung gegenübergestellt. 
Dabei wurde das Turbulenzmodell der Prozessrechnung absichtlich so abgestimmt, dass die 
Turbulenz  etwas  höher  liegt  als  in  der  CFD‐Rechnung,  da  jeweils  die  über  den  gesamten 
Brennraum gemittelte Turbulenz betrachtet wird. Bei der Mittelung der Ergebnisse aus der 
CFD‐Rechnung führt die in Wandnähe niedrige Turbulenz dazu, dass die mittlere Turbulenz 
im  Brennraum  entsprechend  niedriger  ausfällt.  Da  aber  die  wandnahen  Bereiche  für  die 
Hauptverbrennung von untergeordneter Bedeutung sind, wird  in der Prozessrechnung ein 
leicht erhöhtes Turbulenzniveau angenommen.  

 

Bild 3.21:   Vegleich des Turbulenzverlaufes aus der CFD­Rechnung und 
aus dem Turbulenzmodell der Arbeitsprozessrechnung 

Diese Abstimmung des Turbulenzmodells auf Basis von CFD‐LDW‐Rechnungen hat im Ver‐
gleich zu einer Abstimmung des Turbulenzmodells auf Basis von Motormessungen den Vor‐
teil,  dass  sie  auf  sehr  direktem Weg  erfolgt.  Es wird die Ausgabegröße TKE  aus  der  CFD‐
Rechnung der Ausgabegröße TKE aus der Prozessrechnung gegenübergestellt. Stützte man 
die Abstimmung auf Motormessungen, so könnte man das Turbulenzmodell nur auf indirek‐
tem Weg über den Vergleich von gemessenem und berechnetem Druck‐ und Brennverlauf 
abstimmen. Es könnte immer nur Turbulenz und Brenngeschwindigkeit im Zusammenspiel 
betrachtet  werden.  Eine  Trennung  von  Turbulenzeinflüssen  und  Gaseigenschaften  wäre 
kaum möglich.  

Nach  diesen  Vorüberlegungen  zu  Brenngeschwindigkeit  und  Turbulenz  werden  nun  die 
Verbrennungsmodelle vorgestellt. 
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4 Phänomenologische Modellierung 
der Verbrennung 

In diesem Kapitel wird zunächst der grundlegende Aufbau der beiden Modelle dargestellt. In 
den Kapiteln 5 und 6 wird dann auf  die Besonderheiten der  jeweiligen Modelle  für unge‐
teilte Brennräume bzw. für Vorkammermotoren detailliert eingegangen. 

4.1 Aufbau der Modelle 

Den erstellten phänomenologischen Verbrennungsmodellen für die beiden Brennverfahren 
„ungeteilter Brennraum“ und „Vorkammer“  liegt die Vorstellung zu Grunde, dass sich eine 
hemisphärische  Flammenfront  mit  der  turbulenten  Brenngeschwindigkeit  sT  ins  Unver‐
brannte ausbreitet und eine Flammenzone aufspannt (Blizard, 1974; Grill, 2006b; Lämmle, 
2005).  

 

 

Bild 4.1: Aufbau des phänomenologischen Verbrennungsmodells 

 

Dabei laufen zwei Prozesse simultan ab: Zum einen wird unverbrannte Ladung von der sich 
ausbreitenden äußeren Flammenfrontfläche AFF erfasst und gelangt dabei als Massenstrom 
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dmein  in  die  Flammenzone.  Die  Eindringgeschwindigkeit  entspricht  dabei  der  turbulenten 
Brenngeschwindigkeit sT: 

 
݀݉௘௜௡

݀߮
ൌ ௨ߩ · ிிܣ · ்ݏ ·  ݔܧ (4.1) 

Der zweite Prozess ist das Abbrennen der Ladung in der Flammenzone, das zu einem Mas‐
senstrom dmverb aus der Flammenzone in das Verbrannte führt. Die Energiefreisetzung, also 
der Brennverlauf dQB,  ist über den Heizwert der Zylinderladung HG,uv proportional zu die‐
sem Massenstrom: 
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  (4.2) 

Die  Flammenzone  wird  in  der  Arbeitsprozessrechnung  als  Teil  der  unverbrannten  Zone 
betrachtet  und  ist  damit  keine  thermodynamische  Zone  mit  eigener  Zusammensetzung, 
Temperatur  und  eigenem Druck  (Grill,  2006b).  Die Masse  in  der  Flammenzone mF  ergibt 
sich durch Bilanzierung des ein‐ und austretenden Massenstroms: 

  ݉ி ൌ නሺ ሶ݉ ௘௜௡ െ ሶ݉ ௩௘௥௕ሻ݀߮  (4.3) 

Bevor in Kapitel 4.5 auf den aus der Flamme austretenden Massenstrom dmverb eingegangen 
wird, wird  zunächst  in  den Kapiteln  4.2  bis  4.4  die  Bestimmung  des  in  die  Flammenzone 
eintretenden Massenstroms dmein erläutert.  

4.2 Modellierung der Flammenfrontfläche 

Die Flammenfrontfläche AFF gibt die Oberfläche der sich ausbreitenden Flamme wieder. Sie 
wird als turbulente Flammenfrontfläche definiert, die sich mit turbulenter Brenngeschwin‐
digkeit  ausbreitet. Hierbei  gilt  folgender Zusammenhang  zwischen der  laminaren und der 
turbulenten Oberfläche und Geschwindigkeit (Gülder, 1990): 

  ்ܣ · ்ݏ ൌ ௅ܣ ·  ௅ݏ (4.4) 

Dieser Gleichung liegt die Vorstellung zu Grunde, dass sich eine gefaltete, turbulente Flam‐
me in einem kleinen, örtlich beschränkten Volumenelement mit einer Größe, die kleiner als 
die umgebenden Strömungswirbel ist, senkrecht zur Oberfläche laminar in das unverbrann‐
te Gemisch hinein fortpflanzt. Die laminare Oberfläche AL ist ungleich größer als die turbu‐
lente, als gemittelt anzusehende Flammenfrontfläche AT.  
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Zur Modellierung des in die Flammenzone eintretenden Massenstroms dmein wird der äuße‐
re Rand der Flamme herangezogen. Die Berechnung der Flammenfrontaußenfläche AFF er‐
folgt unter der Annahme, dass sich die Flamme ideal hemisphärisch ausbreitet (Haslacher, 
2009). So kann die Flammenfrontaußenfläche in Abhängigkeit von der Kolbenposition und 
dem umschlossenen Volumen berechnet werden. Die Kolbenposition  ist zu  jedem Rechen‐
schritt  bekannt. Das  vom Verbrannten Vv  und  der  Flammenzone VFlamme  erfasste Volumen 
Verf wird auf das aktuelle Zylindervolumen VZ normiert und ergibt sich zu:  

  ௘௥௙ݒ ൌ
௘ܸ௥௙

௓ܸ
ൌ ௩ܸ ൅ ிܸ௟௔௠௠௘

௓ܸ
  (4.5)

Da eine analytische und damit  schnelle Berechnung der Flammenfrontfläche nicht  für alle 
Brennraumgeometrien möglich  ist, wird auf ein vorab berechnetes Kennfeld zurückgegrif‐
fen. Dazu wurde im Rahmen dieser Arbeit ein Programm implementiert, das in einem Pre‐
Processing‐Schritt für flache, linsen‐, topf‐ und trapezförmige Kolbenmulden das Flammen‐
frontflächenkennfeld  berechnen  kann,  wobei  sowohl  die  Zündkerze  als  auch  die  Kolben‐
mulde  bezüglich  der  Zylinderachse  außermittig  liegen  dürfen.  In  diesem  Kennfeld  ist  die 
Flammenfrontfläche für Kolbenpositionen zwischen OT und UT in Abhängigkeit vom relati‐
ven erfassten Volumen verf abgelegt.  

Hierzu wird der Brennraum in Scheiben senkrecht zur Zylinderhochachse unterteilt und für 
diese jeweils das vom Verbrannten umschlossene Volumen sowie die freie Flammenoberflä‐
che berechnet (Bild 4.2). Im allgemeinen Fall wird die Scheibe in zwei Segmente unterteilt, 
deren  Volumen  und  Oberfläche  sich  leicht  berechnen  lassen.  Im  skizzierten  Fall  wird  die 
Scheibe  in ein Kegelscheibensegment (V1  links der gestrichelten Linie, begrenzt durch den 
Kolbenmuldenrand)  und  ein  Kugelschichtsegment  (V2  rechts  der  gestrichelten  Linie,  be‐
grenzt durch die hemisphärische Flammenfront) aufgeteilt. Für die Scheiben gilt: 

  ௜ܸ ൌ ଵܸ ൅ ଶܸ   (4.6)

Je nach Kolbenmuldenform wird das Volumen V1 zylindrisch (topfförmiger Kolben), kugel‐
förmig  (linsenförmige Mulde)  oder wie  hier  im  skizzierten  Fall  von  einer  Kegelfläche  be‐
grenzt. 

  ௜ܣ ൌ
ߨ2
ߙ
· ி௟௔௠௠௘ݎ · ∆݄௜  (4.7)
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Bild 4.2: Bestimmung der Flammenfrontfläche 

 

Durch Summation über alle Scheiben wird so das gesamte von der Flamme umschlossene 
Volumen  und  die  zugehörige  Flammenfrontfläche  berechnet  und  das  Ergebnis  in  einem 
Kennfeld abgelegt.  

  ௘௥௙ݒ ൌ
∑ ௜ܸ

௓ܸ
  (4.8) 

  ிிܣ ൌ෍ܣ௜  (4.9) 

Zur  Erstellung  des  vollständigen  Kennfeldes  wird  einerseits  der  Flammenradius  und  an‐
dererseits die Kolbenposition variiert. Aus dem so erstellten Kennfeld kann dann abhängig 
von  der  aktuellen  Kolbenposition  und  dem  von  der  Flamme  umschlossenen  Volumen  die 
zugehörige Flammenfrontaußenfläche durch Interpolation bestimmt werden. 

In  den  folgenden  Ausschnitten  aus  Flammenfrontflächenkennfeldern  (Bild  4.3)  entspricht 
jede Linie einer Verbrennung bei einer  festen Kolbenstellung: Zu Beginn der Verbrennung 
ist die Oberfläche der Flamme gleich Null, erreicht ein Maximum und geht dann in Folge der 
Wandkontakte wieder auf Null zurück. Bei der Prozessrechnung mit bewegtem Kolben wer‐
den im berechneten Kennfeld laufend die betrachteten Linien gewechselt bzw. zwischen den 
Linien interpoliert (Bild 4.4).  
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Bild 4.3:   Verlauf der Flammenfrontfläche bei Stellung des Kolbens im 
OT: Topfförmiger Kolben (oben), flacher Kolben mit mittiger 
Zündkerzen (mitte) und flacher Kolben mit leicht exzentrisch 
angenommener Zündkerzenposition (unten) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Bild 4.4:   Flammenfrontflächenkennfeld eines flachen Kolbens mit  
leicht exzentrisch angenommener Zündkerzenposition 
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In Bild 4.3 (oben) ist der Flammenfronflächenverlauf für einen topfförmigen Kolben darge‐
stellt. Der Übersichtlichkeit halber ist nur die Linie für die Stellung des Kolbens im OT einge‐
tragen. Dabei ist gegen Ende der Verbrennung ein kleines Plateau im Verlauf der Flammen‐
frontfläche zu erkennen (markiert mit gepunktetem Kreis). Dieses Plateau entspricht einer 
Ausbrandphase, die  im Quetschspalt  stattfindet. Dementsprechend  ist die  freie Oberfläche 
sehr klein und ändert sich bis zum Erreichen der Brennraumwand kaum. Dieses Plateau in 
den Linien des Flammenfrontflächenkennfeldes fände sich nach Gleichung 4.1 auch im simu‐
lierten Brennverlauf wieder, da der Betrag der Flammenfrontfläche unmittelbaren Einfluss 
auf den in die Flammenzone eintretenden Massenstrom dmein hat. Diese Überlegung und die 
Erkenntnis,  dass  gemessene Brennverläufe  gegen Verbrennungsende kein  entsprechendes 
Plateau zeigen, lassen folgenden Schluss zu: Die Kombination einer detailliert modellierten 
Geometrie zusammen mit der einfachen Modellannahme einer sich hemisphärisch ausbrei‐
tenden Flammenfront, die in allen Bereichen die gleiche Brenngeschwindigkeit hat, führt zu 
keinem Genauigkeitsgewinn in den Berechnungsergebnissen.  

Nimmt man  anstelle  der  tatsächlichen  Kolbenform  einen  vereinfacht  modellierten,  schei‐
benförmigen Brennraum mit gleichem Volumen an, so findet man dieses Plateau nicht mehr 
(Bild  4.3, mitte).  Allerdings  ist  nun der  Flammenfrontflächenverlauf  unter  einem anderen 
Gesichtspunkt  unrealistisch:  Die  sich  von  der mittig  im  Brennraum  sitzenden  Zündquelle 
ideal  hemisphärisch  ausbreitende  Flamme  erreicht  am  gesamten  Umfang  gleichzeitig  die 
Buchsenwand  und  erlischt  dort.  Dies  führt  zu  einem  scharfen  Knick  im  Flammenfrontflä‐
chenverlauf, der sich wiederum deutlich im berechneten Brennverlauf zeigen würde. Auch 
dieser scharfe Einbruch des Brennverlaufes  lässt sich  in Messergebnissen nicht wiederfin‐
den, da sich die Flamme zwar  im Mittel  in guter Näherung hemisphärisch ausbreitet, aber 
nie am ganzen Umfang exakt  gleichzeitig die Büchsenwand erreichen wird. Dies  lässt  sich 
durch Strömungsvorgänge im Brennraum erklären, die das Zentrum der Flamme etwas aus 
der  Mitte  des  Brennraums  verwehen,  sowie  durch  lokale  Inhomogenitäten  der  Zylinder‐
ladung, die zu leichten Abweichungen von der idealen Halbkugelform führen. 

Auf Grund dieser Überlegungen wurde das von Bargende und Grill vorgeschlagenen Vorge‐
hen aufgegriffen (Grill, 2006b). Nach diesem wird mit einem Flammenfrontflächenkennfeld 
für einen einfachen scheibenförmigen Brennraum mit einer – ggf.  von der Realität  abwei‐
chenden –  leicht exzentrischen Zündkerzenposition gerechnet  (Bild 4.3, unten). Durch die 
leicht außermittige Positionierung der Zündkerze  im Modell wird erreicht, dass der Flam‐
menfrontflächenverlauf realistischer, d.h. weicher wird. Damit berücksichtigt man, dass die 
Flammenfront in der Realität nicht perfekt halbkugelförmig ist und nicht am gesamten Um‐
fang  zur  gleichen  Zeit  an  der  Büchsenwand  ankommt.  Bild  4.4  zeigt  das  hier  verwendete 
Kennfeld  mit  einer  um  5 mm  außermittig  angenommenen  Zündkerze  mit  den  Linien  für 
Kolbenpositionen von 0 bis 50°KW vor bzw. nach OT. 
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4.3 Laminare und turbulente Brenngeschwindigkeit 

Die zweite modellierte Größe zur Berechnung des  in die Flammenzone eintretenden Mas‐
senstroms  dmein  ist  die  turbulente  Brenngeschwindigkeit  sT.  Sie  ist  im Wesentlichen  eine 
Funktion der laminaren Brenngeschwindigkeit sL und der Turbulenzintensität ú. 

Zur Bestimmung der laminaren Brenngeschwindigkeit wird in dieser Arbeit auf den Ansatz 
von Witt  und  Griebel  (Witt,  2000;  Lämmle,  2005)  zurückgegriffen.  Dieser  beschreibt  die 
laminare  Brenngeschwindigkeit  von Methan  in  Abhängigkeit  von  Druck,  Temperatur  und 
Verbrennungsluftverhältnis: 

  ௅ݏ ൌ ܿ ·  ௓ିௗ݌ (4.10)

In  der  von  Liao  erweiterten  Formulierung wird  auch  der  volumetrische  Restgasgehalt  rg 
berücksichtigt: 

  ௅ݏ ൌ ܿ · ௓ିௗ݌ · ሺ5.4825 · ଶ݃ݎ െ 4.1988 · ݃ݎ ൅ 0.9952ሻ  (4.11)

Die  Polynome  für  den  Faktor  c  und  den  Exponent  d werden  für  Niederdruck‐  und Hoch‐
druckbereich getrennt angegeben. Im Bereich von 1 bis 7 bar sind folgende Koeffizienten zu 
verwenden: 

 
ܿ ൌ ሺെ1.03 · 10ିଶ · ௨ܶ ൅ 3.645ሻ · ሺ1 ⁄ߣ ሻଶ 
          ൅ ሺെ4.12 · 10ି଺ · ௨ܶ

ଶ ൅ 2.512 · 10ିଶ · ௨ܶ െ 7.68ሻ · 1 ⁄ߣ

          ൅ ሺ8.78 · 10ି଺ · ௨ܶ
ଶ ൅ 1.547 · 10ିଶ · ௨ܶ ൅ 4.19ሻ 

(4.12)

  ݀ ൌ 7.5 · 10ିଵ · ሺ1 ⁄ߣ ሻଶ െ 1.6 · 1 ⁄ߣ ൅ 1.337 െ 2 · 10ିସ · ௨ܶ  (4.13)

Dabei ist λ das Verbrennungsluftverhältnis in der unverbrannten Zone, Tu die Temperatur in 
der unverbrannten Zone und pZ der Druck im Brennraum. Für Drücke über 7 bar gilt: 

 

ܿ ൌ ሺെ6.906 · 10ିହ · ௨ܶ
ଶ ൅ 6.875 · 10ିଶ · ௨ܶ െ 25.13ሻ · ሺ1 ⁄ߣ ሻଷ

          ൅ ሺ1.155 · 10ିସ · ௨ܶ
ଶ െ 1.1523 · 10ିଵ · ௨ܶ ൅ 46.47ሻ · ሺ1 ⁄ߣ ሻଶ

          ൅ ሺെ4.185 · 10ିହ · ௨ܶ
ଶ ൅ 4.922 · 10ିଶ · ௨ܶ െ 24.82ሻ · 1 ⁄ߣ  

          ൅ ሺ6.75 · 10ି଺ · ௨ܶ
ଶ െ 9.55 · 10ିଷ · ௨ܶ ൅ 5.185ሻ 

(4.14)

  ݀ ൌ 0.45  (4.15)

Das Modell von Witt und Griebel wurde zur Berechnung der laminaren Brenngeschwindig‐
keit von Methan im für Gasturbinen typischen Druck‐ und Temperaturbereich bis zu 30 bar 
bzw.  823 K  erstellt.  Im  Rahmen  dieser  Arbeit  wurde  auf  Basis  von  reaktionskinetischen 
Rechnungen mit Chemkin und dem GRI 3.0‐Reaktionsmechanismus die Gültigkeit der Poly‐
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nomkoeffizienten  im  motorischen  Druck‐  und  Temperaturbereich  bis  zu  250 bar  bzw. 
1038 K qualitativ überprüft.  

In Bild 4.5 sind die nach dem Polynomansatz berechneten Brenngeschwindigkeiten denen 
aus der Chemkin‐Rechnung gegenübergestellt. Es ist zu erkennen, dass der Polynomansatz 
auch weit  außerhalb  seines validierten Bereiches noch gut mit den Simulationen überein‐
stimmt und den Druck‐ und Temperaturverlauf qualitativ sehr gut wiedergibt. Zur Orientie‐
rung, welche Drücke und Temperaturen  im Unverbrannten  im Verlauf  eines Arbeitsspiels 
auftreten, ist exemplarisch für ein Arbeitsspiel bei mittlerer Last der Druck‐ und Tempera‐
turverlauf auf die Brenngeschwindigkeitsfläche projiziert.  

 

Bild 4.5:   Kennfeld der laminaren Brenngeschwindigkeit für Erdgas 
(λ = 1.7) mit einer exemplarischen pZ­Tuv­Linie bei mittlerer 
Last von Brennbeginn (BB) über pmax bis Brennende (BE) 

 

Zur Bestimmung der laminaren Brenngeschwindigkeit weiterer Brenngasmischungen wur‐
den Messungen am Einzylinderprüfstand herangezogen. Das genaue Vorgehen wird im fol‐
genden Kapitel erläutert.  
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Die turbulente Brenngeschwindigkeit sT wird in dieser Arbeit nach dem Ansatz von Gülder 
berechnet (Gülder, 1990): 

  ்ݏ ൌ ௅ݏ · ሺ1 ൅ ீܣ · ൬
ݑ́
௅ݏ
൰
௡ೄ೅

· ்ܴ݁௠ೄ೅ሻ  (4.16)

Für die Modellkonstanten werden die von Gülder vorgeschlagenen Werte übernommen: 

  ீܣ ൌ 0.62       ݊ௌ் ൌ 0.5         ݉ௌ் ൌ 0.25   

Die turbulente Reynoldszahl ReT gibt den Turbulenzgrad wieder und berechnet sich aus der 
Turbulenzintensität ú, dem integralen Längenmaß li, der Dichte des Unverbrannten ρu und 
der Viskosität ηu: 

  ்ܴ݁ ൌ
ݑ́ · ݈௜ · ௨ߩ

௨ߟ
  (4.17)

 

Die Viskosität im Unverbrannten ηu wird aus den nach Sutherland bestimmten Viskositäten 
der Einzelkomponenten ηi berechnet (Lämmle, 2005; John, 2004): 

  ሺߟ ௨ܶሻ ൌ
∑ ௜ܸ · ௜ሺߟ ௨ܶሻ · ඥܯ௜ · ௞ܶ௥௜௧,௜

∑ ௜ܸ · ඥܯ௜ · ௞ܶ௥௜௧,௜
  (4.18)

  ௜ሺߟ ௨ܶሻ ൌ ௜,଴ߟ · ඨ
ܶ
଴ܶ
·
1 ൅ ௜ܵ/ ଴ܶ

1 ൅ ௜ܵ/ܶ
  (4.19)

mit:  

ηi,0  Bezugsviskosität der Komponente i 
Vi  Partialvolumen der Komponente i 
Mi  Molmasse der Komponente i 
T  Temperatur des Gasgemisches 
Tkrit,i  kritische Temperatur der Komponente i 
T0  Bezugstemperatur (273 K) 
Si  Sutherlandkonstante der Komponente i 

 

Das charakteristische turbulente Längenmaß li beschreibt die charakteristische Größe eines 
Wirbels. Unter der Annahme, dass die Masse eines Wirbels konstant bleibt, ändert sich das 
Längenmaß mit der Dichte, wobei die Dichte zu Einlass schließt als Bezugswert herangezo‐
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gen wird. Über den Faktor Kli wird das Längenmaß so abgestimmt, dass die charakteristi‐
sche Wirbelgröße  zu  Einlass  schließt  getroffen wird.  Sie  beträgt  hier  etwa  2 mm.  Zur Be‐
rechnung der Dichten  in Gleichung 4.20 werden dabei die Brennraum gemittelten Größen 
mZ und VZ verwendet (Lämmle, 2005). 

  ݈௜ ൌ ௟௜ܭ · ൬
ாௌߩ
ߩ
൰
ଵ
ଷ
  (4.20) 

Die Bestimmung der Turbulenzintensität ú erfolgt mit Hilfe des in Kapitel 3.7 beschriebenen 
Turbulenzmodells. 

4.4 Laminare Brenngeschwindigkeiten weiterer Brenngase  

Im Rahmen dieser Arbeit wurden neben Methan noch sieben weitere Brenngase untersucht 
(Tabelle 3.3, S. 25). Eine zuverlässige quantitative Vorausberechnung der laminaren Brenn‐
geschwindigkeit  ist  für  diese  Gasmischungen  im motorischen  Druck‐  und  Temperaturbe‐
reich jedoch mit derzeit verfügbaren Reaktionsmechanismen nicht möglich. Selbst der spe‐
ziell  für  die  Verbrennung  von  Erdgas  entwickelte  Reaktionsmechanismus  GRI 3.0  würde 
hier  in  mehrfacher  Hinsicht  außerhalb  seiner  validierten  Grenzen  angewendet  werden. 
Entwickelt und validiert wurde dieser – wie  in Kapitel 3.4 erwähnt  ‐  für die Verbrennung 
von Erdgas mit geringen Anteilen an Ethan und Propan bei Drücken bis 10 bar. 

Daher  wurden  zur  Bestimmung  der  Brenngeschwindigkeiten  die  Erkenntnisse  aus  reak‐
tionskinetischer Berechnung und Messung am Einzylindermotor kombiniert. Mit Hilfe der 
Chemkin‐Rechnungen wurde gezeigt, dass die prinzipielle Druck‐, Temperatur‐ und Lamb‐
da‐Abhängigkeit für alle untersuchten Brenngase ähnlich ist (Bild 3.9, S. 37). 

Auf  Basis  von  motorischen  Messungen  wird  dann  für  jede  Gasmischung  ein  empirischer 
Skalierungsfaktor  bestimmt,  der  die  Brenngeschwindigkeit  des  jeweiligen  Brenngases  auf 
die von Erdgas bezieht. Dazu muss zunächst das Verbrennungsmodell auf die Verbrennung 
von  Methan  abgestimmt  werden.  Daraufhin  wird  ein  vergleichbarer  Betriebspunkt  einer 
anderen Brenngasmischung mit unveränderten Modellkonstanten simuliert. Es wird  ledig‐
lich der Skalierungsfaktor solange verändert, bis Messung und Rechnung auch für das ande‐
re Brenngas wieder möglichst gut übereinstimmen. Bild 4.6 zeigt die Druck‐ und Brennver‐
läufe aus der Messung und die auf diese Messungen abgestimmten Simulationen. 
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Bild 4.6:   Druck­ und Brennverläufe bei unterschiedlichen Brenngasen 
mit jeweils auf die Messung abgestimmtem Skalierungsfaktor 
für die laminare Brenngeschwindigkeit 

 

In Tabelle 4.1 sind die Skalierungsfaktoren für die hier untersuchten Brenngase zusammen‐
gefasst. Wird mit  einer Erdgas‐  oder Biogasmischung  gerechnet,  deren Zusammensetzung 
zwischen  zwei der  aufgeführten Mischungen  liegt,  so wird der Skalierungsfaktor durch  li‐
neare Interpolation bestimmt. Der Vergleich mit den aus den reaktionskinetisch berechne‐
ten  Brenngeschwindigkeiten  bestimmten  Skalierungsfaktoren  zeigt  deutliche  Abweichun‐
gen zu den mittels Messungs‐Rechnungs‐Abstimmung ermittelten Werten. Die Größenord‐
nung  der  empirischen  Faktoren  liegt  jedoch  im  Bereich  der  aus  der  Literatur  bekannten 
Werte. 

Aus diesen Gründen wird die oben beschriebene Methode mit den auf die Brenngeschwin‐
digkeit von Erdgas bezogenen Skalierungsfaktoren beibehalten. Diese Methode hat  zudem 
den Vorteil, dass Benutzer des Verbrennungsmodells auch nicht explizit im Rahmen dieses 
Projektes untersuchte Gasmischungen auf einfache Weise simulieren können. Es entfällt die 
zeitaufwändige reaktionskinetische Berechnung der Brenngeschwindigkeiten  in Abhängig‐
keit von Druck, Temperatur und Verbrennungsluftverhältnis  sowie die Kennfelderstellung 
oder Polynomapproximation.  
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Tabelle 4.1:  Vergleich der auf den Versuchsmotor abgestimmten  
Skalierungsfaktoren zur Berechnung der laminaren Brenn­
geschwindigkeit mit den reaktionskinetischen Rechnungen aus 
Kapitel 3.4 und mit Werten aus der Literatur 

  Zusammen­
setzung 
[vol.­%] 

Faktor sL [­]  
Basis: Modell­
abstimmung 

Faktor sL [­]  
Basis: Chemkin­
Rechnung  1) 

Faktor sL [­] 
Vergleich 
mit Literatur 

Erdgas, MZ 95  100% EG 
≈ 98% CH4 

1.0 ∙ sL MZ100  
= sL EG 

   

Erdgas, MZ 75  94% EG 
6% C3H8 

1.02 ∙ sL EG  ‐   

Erdgas, MZ 60  86% EG 
14% C3H8 

1.03 ∙ sL EG  1.17 ∙ sL EG   

Erdgas, MZ 50  75% EG 
25% C3H8 

1.04 ∙ sL EG  1.26 ∙ sL EG   

Erdgas m. hohem 
Inertgasanteil 

30% EG 
70% N2 

0.61 ∙ sL EG    0.66 ∙ sL EG  0.47 ∙ sL EG  2) 

Biogas 1  70% EG 
30% CO2 

0.56 ∙ sL EG    ‐  0.72 ∙ sL EG  3) 

Biogas 2  50% EG 
50% CO2 

0.47 ∙ sL EG    0.68 ∙ sL EG  0.45 ∙ sL EG  4) 

Synthesegas  20% EG 
60% H2 
20% N2 

≈ 3.5 ∙ sL EG  5)  1.69 ∙ sL EG   

 

1) bei T = 700 K, p = 50 bar und λ = 1.7; siehe Kapitel 3.4  
 

2) leicht abweichende Zusammensetzung mit 25 vol.‐% CH4 und 75 vol.‐% N2;  
berechnet bei T = 300 K, p = 1 bar und λ = 1.55 (Dobski, 2007) 
 

3) leicht abweichende Zusammensetzung mit 73 vol.‐% CH4 und 23 vol.‐% CO2;  
restliche Bestandteile, Randbedingungen und Bestimmungsmethode nicht  
angegeben (Herdin, 2007) 
 

4) leicht abweichende Zusammensetzung mit 52 vol.‐% CH4 und 41.5 vol.‐% CO2;  
restliche Bestandteile, Randbedingungen und Bestimmungsmethode nicht  
angegeben (Herdin, 2007) 
 

5) Bei der synthesegasähnlichen Brenngasmischung mit hohem Wasserstoffanteil stößt 
das Modell an seine Grenzen, da bei der Verbrennung von Wasserstoff Diffusions‐
effekte von besonderer Bedeutung sind. Die Skalierung der Brenngeschwindigkeit 
von Erdgas ist zwar noch möglich, für detaillierte Berechnungen mit stark wasser‐
stoffhaltigen Gasen sind jedoch im Bereich der Entflammungsphase (r0, KsT, siehe 
Kapitel 5.1) und der Flammenzone (KF) weitere Modellparameter abzustimmen. 
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4.5 Energiefreisetzung und Brennverlauf 

Wie zu Beginn von Kapitel 3.3 bereits erwähnt, findet die Energiefreisetzung beim Übertritt 
des Verbrennungsmassenstroms dmverbr von der Flammenzone in das Verbrannte statt. Die 
freigesetzte Energie wird dabei der verbrannten Zone zugeführt: 

 
݀ܳ஻
݀߮

ൌ ௨௩,ீܪ ·
݀݉௩௘௥௕௥

݀߮
  (4.21)

Der Gemischheizwert der Ladung in der unverbrannten Zone und wird im Rahmen der Pro‐
zessrechnung von den Kalorikmodulen berechnet. Der Massenstrom dmverbr, der der Flam‐
menzone entnommen und dem Verbrannten zugeführt wird, muss modelliert werden. Dabei 
nimmt man an, dass in der Flammenzone die von der Flamme erfassten Frischgaswirbelbe‐
reiche mit laminarer Brenngeschwindigkeit abbrennen. In erster Linie hängt die Größe die‐
ses Massenstroms dmverbr von der Masse in der Flammenzone mF ab. Befindet sich viel Mas‐
se in der Flammenzone, so wird auch viel umgesetzt.  

 
݀݉௩௘௥௕௥

݀߮
ൌ ிܭ ·

݉ி

߬௅
  (4.22)

Die  charakteristische Brenndauer  eines  Frischgaswirbels  τL  berechnet  sich  aus  der Größe 
eines Wirbels mit einem Durchmesser im Bereich der Taylor‐Mikrolänge lT und der lamina‐
ren Brenngeschwindigkeit sL (Grill, 2006b): 

  ߬௅ ൌ
்݈
௅ݏ
  (4.23)

Die Taylor‐Mikrolänge  lT hängt vom globalen Längenmaß  l, der Turbulenzintensität  ú, der 
kinematischen Viskosität νT und dem Faktor χTaylor ab:  

  ்݈ ൌ ඨ்߯௔௬௟௢௥ ·
்ߥ · ݈
ݑ́

  (4.24)

Der Faktor χTaylor wird nach Heywood auf 15 gesetzt (Heywood, 1988). Das globale Längen‐
maß l beschreibt die großräumige Wirbelstruktur im Brennraum und wird als Durchmesser 
einer Kugel betrachtet, deren Volumen gleich dem Zylindervolumen VZ ist: 

  ݈ ൌ ൬
6 · ௓ܸሺφሻ

ߨ
൰
ଵ
ଷ
  (4.25)

Die kinematische Viskosität νT ist als Verhältnis von dynamischer Viskosität η zur Dichte ρ 
definiert: 
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  ்ߥ ൌ
ߟ
ߩ
  (4.26) 

Die dynamische Viskosität η der unverbrannten Ladung wird wie in der Brenngeschwindig‐
keitsberechnung aus der nach Sutherland berechneten Viskosität der einzelnen Gaskompo‐
nenten ηi berechnet (Gleichungen 4.18 und 4.19). 

Über die Modellkonstante KF  kann die Reaktionsgeschwindigkeit  in der Flammenzone  auf 
Basis von Messungs‐Rechnungsvergleichen abgestimmt werden (Auer, 2009).  

4.6 Expansionsfaktor 

Der  Korrekturfaktor  Ex  wurde  in  Anlehnung  an  den  Expansionsfaktor  (Heywood,  1988; 
Lämmle, 2005) eingeführt. Der Expansionsfaktor beschreibt die im Vergleich zur turbulen‐
ten Brenngeschwindigkeit erhöhte Flammenausbreitungsgeschwindigkeit in Folge des Dich‐
teunterschieds  zwischen  unverbrannter  und  verbrannter  Ladung  unter  Berücksichtigung 
des Verbrennungsfortschrittes X.  

  ݔܧ ൌ
௨௩ߩ ⁄௩ߩ

ሺߩ௨௩ ⁄௩ߩ െ 1ሻ · ܺ ൅ 1
  (4.27) 

Ihm wird in diesem Modell jedoch keine unmittelbare physikalische Bedeutung zugeordnet, 
da  die  Expansion  des  Verbrannten  von  den  Differenzialgleichungen  der  zweizonigen  Ar‐
beitsprozessrechnung  in  Form  der  Volumenvergrößerung  der  verbrannten  Zone  bereits 
berücksichtigt wird. Dennoch wurden mit  dem Korrekturfaktor Ex  sehr  gute  Simulations‐
ergebnisse  erzielt,  so  dass  er  beibehalten  wurde.  Er  kann  als  Erhöhung  der  Flammenge‐
schwindigkeit  durch  die  Expansion  der  Flammenzone  in  Folge  einer  darin  stattfindenden 
Energiefreisetzung  und  Dichteänderung  gedeutet  werden,  die  im  Modell  ansonsten  nicht 
berücksichtigt  wird,  da  die  Energiefreisetzung  am  Übergang  zwischen  Flammenzone  und 
Verbranntem  stattfindet.  Die  Reaktionsenthalpie  wird  von  dort  aus  vollständig  dem  Ver‐
brannten  zugeschlagen  und  trägt  damit  nicht  unmittelbar  zu  einer  Temperatur‐,  Dichte‐ 
bzw. Volumenänderung in der Flammenzone bei.  

Bei  einer  dreizonigen Modellierung mit  einer  endlichen  thermodynamischen  Zone  für  die 
Flamme,  in  der  die  Energiefreisetzung  (oder  ein  Teil  der  Energiefreisetzung)  stattfindet, 
könnte der Korrekturfaktor Ex voraussichtlich entfallen, da dann auch Expansionseffekte in 
dieser Zone erfasst würden.  
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5 Modell für ungeteilte Brennräume 

In diesem Kapitel wird zunächst auf die Besonderheiten im Ablauf der Verbrennung in Mo‐
toren mit  ungeteiltem  Brennraum  eingegangen,  es  werden  die  Ergebnisse  diskutiert  und 
anschließend  wird  die  hohe  Qualität  des  erstellten  Modells  in  Form  von  Messungs‐
Rechnungs‐Vergleichen gezeigt. 

5.1 Besonderheiten des Modells während der 
Entflammungsphase 

Bevor die Hauptverbrennung  entsprechend dem  in Kapitel 4  vorgestellten Modell  abläuft, 
werden während der Entflammung zwei Phasen durchlaufen, in denen der in die Flammen‐
zone eintretende Massenstrom dmein modifiziert berechnet wird. 

5.1.1 Initialisierungsphase 

Mit  dem  Zündzeitpunkt  beginnt  die  Initialisierungsphase.  Dabei  wird  der  Flammenzone 
innerhalb der Zeit ti (1°KW) die unverbrannte Masse mi eines kugelförmigen Zündkeims mi 
mit Radius r0 (1 mm) zugeführt: 

 
݀݉௜

݀߮
ൌ
݉௜

௜ݐ
                       mit    ݉௜ ൌ ௨ߩ ·

4
3
· ଴ଷݎ ·  ߨ (5.1)

Diese  Initialisierung  hat  primär  die  Aufgabe,  die  zum  Zündzeitpunkt  leere  Flammenzone 
langsam mit einer kleinen Masse zu füllen, und trägt so zur numerischen Stabilität des Diffe‐
renzialgleichungslösers bei. Von der Modellvorstellung her bildet diese Phase die Peroxid‐
bildung während des ersten Teils des Zündverzugs ab, in dem noch keine merkliche Wärme‐
freisetzung stattfindet (Wachtmeister, 2006). 
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5.1.2 Übergangsphase 

Während der Entflammungsphase breitet sich die Flamme zunächst mit einer Geschwindig‐
keit s0 aus, die in der Größenordnung der laminaren Brenngeschwindigkeit sL liegt. Mit grö‐
ßer werdendem Flammenradius rF nimmt die effektive Brenngeschwindigkeit s zu, bis die 
turbulente Brenngeschwindigkeit sT erreicht ist (Wiese, 2007). Zu Beginn der Verbrennung 
ist der Flammenradius kleiner als die Größe der Wirbel und daher wird angenommen, dass 
die Flamme nicht gefaltet wird. Mit zunehmendem Flammenradius rF nehmen auch die Tur‐
bulenzeinflüsse zu. Hat die Flamme einen kritischen Radius  rT erreicht,  so wird angenom‐
men, dass sich die Flamme mit voll turbulenter Brenngeschwindigkeit sT ausbreitet. 

Diese Übergangsphase wird im Modell in Form einer flammenradiusabhängigen Überblend‐
funktion zur Berechnung der Brenngeschwindigkeit berücksichtigt: 

  ݏ ൌ ଴ݏ ൅
ሺ்ݏ െ ଴ሻݏ
்ݎ െ ଴ݎ

· ሺݎி െ  ଴ሻݎ (5.2) 

  solange        ݎி ൏ ்ݎ         mit        ்ݎ ൌ üܭ · ݈௜        und  ଴ݏ       ൌ ௦்ܭ · ்ݏ  

 

Dabei  ist  die  Brenngeschwindigkeit  s0  zu  Beginn  der  Übergangsphase  über  den  Modell‐
parameter KsT an die turbulente Brenngeschwindigkeit und damit indirekt an die Betriebs‐
bedingungen gekoppelt. Der Modellparameter KsT wird so gewählt, dass s0  in der Größen‐
ordnung der  laminaren Brenngeschwindigkeit sL  liegt. An dieser Stelle wird bewusst nicht 
direkt  von  der  laminaren  Brenngeschwindigkeit  auf  die  turbulente  übergeblendet,  da  die 
laminare Brenngeschwindigkeit lediglich von Druck, Temperatur, Verbrennungsluftverhält‐
nis und Restgasgehalt abhängt. Bei Verwendung der um den Faktor KsT reduzierten turbu‐
lenten Brenngeschwindigkeit als Basis für das Überblenden, werden von Anfang an auch die 
Turbulenzeinflüsse auf die Brenngeschwindigkeit berücksichtigt. 

Das Ende der Übergangsphase ist erreicht, wenn der Radius der Flammenfront rF gleich der 
charakteristischen Wirbelgröße  rT  ist, wobei die  charakteristische Wirbelgröße  rT propor‐
tional zum integralen Längenmaß li aus dem Turbulenzmodell ist. Sie wird über die Modell‐
konstante Kü auf Basis eines gemessenen Betriebspunktes abgestimmt. 

An die Übergangsphase  schließt  sich dann die  in Kapitel  4.3  beschriebene voll  turbulente 
Hauptverbrennung an. 
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5.2 Validierung des Modells für ungeteilte Brennräume 

Zunächst wurden die Teilmodelle für die laminare Brenngeschwindigkeit (Kapitel 3.4) und 
das Turbulenzmodell (Kapitel 3.6) jeweils unabhängig von den anderen Modellen validiert. 
In der nun folgenden abschließenden Validierung des gesamten Verbrennungsmodells wird 
gezeigt, dass die einzelnen Teilmodelle korrekt zusammenspielen. Außerdem erlauben die 
Messungs‐Rechnungsvergleiche die Beurteilung der Qualität des Modells. 

Zur  Abstimmung  des  Modells  wurden  an  einem  einzigen  gemessenen  Betriebspunkt  die 
Modellparameter so gewählt, dass Messung und Rechnung sehr gut übereinstimmen. In Bild 
5.2 bis Bild 5.8 ist dieser Referenzpunkt jeweils schwarz gekennzeichnet. Alle anderen mit 
diesem Modell simulierten Betriebspunkte wurden dann mit unveränderten Modellparame‐
tern berechnet. Eine detaillierte Anleitung zum Arbeiten mit dem Modell und zur Abstim‐
mung  der Modellparameter  ist  in  (Auer,  2009)  zu  finden.  In  Tabelle  5.1  sind  die Modell‐
parameter zusammengefasst.  

 

Tabelle 5.1: Parameter des Modells für den Fall ungeteilter Brennraum 

  Modell­
parameter 

 
Wert 

Exzentrizität Zündkerze  eZK [mm]  5.0 

Radius Zündkeim  r0 [mm]  1 

Dauer Initialisierungsphase  ti [°KW]  1 

Faktor Anfangsbrenngeschwindigkeit  KsT [‐]  0.16 

Faktor Ende Überblendphase Brenngeschw.  Kü [‐]  30 

Faktor Längenmaß  Kli [‐]  0.0028 

Faktor Reaktionsgeschw. in der Flammenzone  KF [‐]  8.0 
 

 

5.2.1 Diskussion der Simulationsergebnisse 

Die  obersten  beiden  Diagramme  in  Bild  5.1  zeigen  neben  dem  gemessenen  Druckverlauf 
und dem Brennverlauf aus der Druckverlaufsanalyse (gestrichelt) die simulierten Verläufe 
aus der Prozessrechnung. Die fast deckungsgleichen Kompressionslinien sind ein Indiz da‐
für,  dass  das  thermodynamische  Verdichtungsverhältnis  und  die  Ladungsmengen  gut 
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übereinstimmen.  Das  Druckmaximum  und  der  Druckverlauf  werden  von  der  Simulation 
sehr  gut  getroffen.  Dies  belegt,  dass  das  Verbrennungsmodell  den  zeitlichen  Verlauf  der 
Wärmefreisetzung sehr gut wiedergibt und dass die zugeführte Energiemenge bei der Mes‐
sung am Prüfstand und in der Simulation gut übereinstimmen. 

Des Weiteren sind in Bild 5.1 die wichtigsten Zwischenergebnisse des Verbrennungsmodells 
dargestellt, aus denen dann nach den Gleichungen 4.1 bis 4.3 der in die Flammenzone ein‐
tretende Massenstrom dmein und der zum Brennverlauf über den Heizwert des Unverbrann‐
ten HG,uv proportionale Verbrennungsmassenstrom dmverb berechnet werden.  

Die  Flammenfrontfläche  AFF  nimmt  solange  zu,  bis  die  hemisphärische  Flammenfront  bei 
380°KW die Büchsenwand erreicht. Zu diesem Zeitpunkt hat die Flamme einen Radius von 
77.5 mm, was  genau  dem  Bohrungsradius  abzüglich  der  Exzentrizität  der  Zündkerze  von 
5 mm  entspricht.  Ab  diesem  Zeitpunkt  nimmt  trotz  größer werdendem Radius  der  Flam‐
menkugel die freie Oberfläche ab. Gegen Ende der Verbrennung hat die Flamme den gesam‐
ten Brennraum erfasst und somit alle Wände erreicht und die freie Oberfläche geht auf null 
zurück.  Im Verlauf des  in die Flammenzone eintretenden Massenstroms dmein  ist der Ein‐
bruch der Flammenfrontfläche bei 380°KW als Einbruch im Massenstrom deutlich wieder‐
zuerkennen.  Der  Verbrennungsmassenstrom  dmverb  weist  diesen  Einbruch  nicht  mehr  so 
deutlich auf, da die Flammenzone dazu  führt, dass der eintretende Massenstrom nicht un‐
mittelbar, sondern erst zeitlich versetzt und leicht verschliffen umgesetzt wird. 

Im untersten Diagramm sind weitere Einflüsse der Flammenzone zu sehen. Ab dem Zünd‐
zeitpunkt bei 340°KW wird die Flammenzone langsam mit Masse angefüllt. Mit zunehmen‐
der Masse  in der Flammenzone nimmt auch der Verbrennungsmassenstrom dmverb zu. Bei 
etwa 395°KW hat die Flammenfront auch die am weitesten von der  Zündkerze entfernten 
Brennraumwände erreicht und es wird der Flammenzone keine unverbrannte Masse mehr 
zugeführt,  so dass  ab diesem Zeitpunkt die  Flammenzone  leer brennt.  Zusammen mit  der 
abnehmenden  Flammenfrontfläche  und  der  abnehmenden  Brenngeschwindigkeit  ergibt 
sich die für die Ausbrandphase typische asymptotische Annäherung des Brennverlaufes an 
die Nulllinie. 
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Bild 5.1:   Zusammenstellung der wichtigsten Größen aus dem  
Verbrennungsmodell am Beispiel des Referenzpunktes  

 

Im Brenngeschwindigkeitsdiagramm ist der Verlauf der  laminaren  (orange) und  turbulen‐
ten Brenngeschwindigkeit (rot) aufgetragen. Im Diagramm darüber ist die turbulente kine‐
tische Energie zu finden. Es ist zu erkennen, dass die laminare Brenngeschwindigkeit sL über 
dem Arbeitsspiel  keinen  großen  Änderungen  unterworfen  ist,  da  sie mit  der  Temperatur 
steigt, mit dem Druck aber abnimmt (siehe auch Bild 4.5). Sie erreicht mit der hohen Tem‐
peratur  im  Unverbrannten  kurz  nach  OT  ein  flaches  Maximum.  Die  turbulente  Brennge‐
schwindigkeit  sT  dagegen  ändert  sich deutlich  im Verlauf  des Hochdruckteils,  da  sie  stark 
von  der  turbulenten  kinetischen Energie  abhängt. Wie  in Kapitel  3.6  erläutert,  nimmt  die 
Turbulenz während der Kompression auf Grund der Dissipation der turbulenten kinetischen 
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Energie ab, da diese die Turbulenzproduktion in Folge der Dichtesteigerung deutlich über‐
wiegt. Im Bereich des OT ergibt sich ein Plateau, weil dort zum einen die gerichtete Tumble‐
strömung in ungerichtete turbulente kinetische Energie zerfällt und zum anderen durch die 
Quetschströmung Wirbel hervorgerufen werden. Nach dem OT dissipieren die Wirbel wei‐
ter, bis gegen Auslass öffnet die turbulente kinetische Energie gegen Null geht. Während des 
zweiten Teils der Entflammungsphase wird von der weitgehend laminaren auf die turbulen‐
te  Brenngeschwindigkeit  übergeblendet.  Es  ist  zu  sehen,  wie  sich  die  effektive  Brennge‐
schwindigkeit s (schwarz im Brenngeschwindigkeitsdiagramm) von einem niedrigen Niveau 
ausgehend der turbulenten Brenngeschwindigkeit sT annähert. Die Linkskrümmung im Ver‐
lauf der effektiven Brenngeschwindigkeit s während der Entflammungsphase findet sich im 
in die Flammenzone eintretenden Massenstrom und damit auch im Brennverlauf wieder.  

Der Expansionsfaktor Ex nimmt in Abhängigkeit vom Dichteunterschied zwischen den bei‐
den Zonen und dem Verbrennungsfortschritt X Werte zwischen 1 und etwa 2.5 an. Er trägt 
vor allem während der ersten Hälfte der Verbrennung dazu bei, dass der in die Flammenzo‐
ne eintretende Massenstrom dmein erhöht wird. In diesem Verbrennungsmodell werden so 
Expansionseffekte in der Flammenzone berücksichtigt, die ansonsten im Modell nicht abge‐
bildet werden  (siehe Kapitel  4.6). Da  sich  der Expansionsfaktor  jedoch  auf  die  ganze  ver‐
brannte und die ganze unverbrannte Zone – und nicht nur auf den Teil der Flammenzone – 
bezieht, wird der in die Flammenzone eintretende Massenstrom dmein im ersten Viertel der 
Verbrennung tendenziell zu stark erhöht. Dies bedingt eine verlängerte Überblendphase.  

Der Vergleich der Umsatzpunkte und der Brenndauer (Tabelle 5.2) zeigt, dass die Ergebnis‐
se aus der Messung bzw. der Druckverlaufsanalyse sehr gut mit den simulierten Werten aus 
dem Verbrennungsmodell übereinstimmen. 

Tabelle 5.2: Messungs­Rechnungsvergleich für den Referenzpunkt 

    DVA  APR  Abweichung 

ZZP  [°KW]  340  340  0.0 % 

λ  [‐]  1.55  1.55  0.0 % 

pmi  [bar]  12.14  11.97  1.4 % 

pmax  [bar]  64.2  64.0  0.3 % 

X10  [°KW]  361.4  357.5  3.9 °KW 

X50  [°KW]  377.5  377.1  0.4 °KW 

X90  [°KW]  391.0  388.5  2.5 °KW 

BD10­90  [°KW]  29.6  31.0  4.7 % 
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5.2.2 Variation des Zündzeitpunktes 

In Bild 5.2 sind die Druck‐ und Brennverläufe für drei Betriebspunkte mit unterschiedlichen 
Zündzeitpunkten  dargestellt.  Die  durchgezogenen  Linien mit  den  Symbolen  stammen  aus 
der Simulation, die gestrichelten aus der Messung bzw. aus der Druckverlaufsanalyse. Die 
ZZP‐Variation erfolgte bei konstantem Ladedruck und Verbrennungsluftverhältnis. Der Ab‐
gasgegendruck wurde  über  die Drosselklappe  im Abgas  so  eingestellt,  dass  sich  am Refe‐
renzpunkt ein Aufladewirkungsgrad von 69 % ergibt. Für die restlichen Betriebspunkte der 
jeweiligen Variationen wurde dann das Spülgefälle konstant gehalten. 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
330 1.55 11.9 1.67 1500 12.05 
340 1.55 12.1 1.67 1500 12.05 
350 1.55 9.8 1.67 1500 12.05 

Bild 5.2:   Messungs­Rechnungs­Vergleich:  
Zündzeitpunktvariation, Erdgas MZ 95 

Die Druck‐ und Brennverläufe zeigen in Messung und Rechnung das typische Verhalten bei 
einer Zündzeitpunktvariation. Mit früherem Zündzeitpunkt läuft die Verbrennung intensiver 
ab  und  das  Druckmaximum  ist  entsprechend  hoch. Mit  späterem  Zündzeitpunkt  läuft  die 
Verbrennung  zunehmend verschleppter  ab,  so dass bei dem hier  gezeigten extrem späten 
Zündzeitpunkt  das  Druckmaximum  der  Kompressionskurve  von  der  Verbrennung  nicht 
mehr übertroffen wird. Diese drei Betriebspunkte zeigen, dass das Modell über einen sehr 
weiten  Zündzeitpunktbereich  den  Brennverlauf  sehr  gut wiedergibt,  obwohl  die  sich  ein‐
stellenden Druck‐ und Temperaturverhältnisse über das  jeweilige Arbeitsspiel  extrem un‐
terschiedlich sind.   
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5.2.3 Variation des Verbrennungsluftverhältnisses 

Bei der Variation des Verbrennungsluftverhältnisses wurden Zündzeitpunkt, Ladedruck und 
Drehzahl konstant gehalten, verändert wurde die Brenngasmasse.  

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
330 1.46 12.7 1.67 1500 12.05 
340 1.55 12.1 1.67 1500 12.05 
350 1.66 10.2 1.67 1500 12.05 

Bild 5.3:   Messungs­Rechnungs­Vergleich: Variation des  
Verbrennungsluftverhältnisses, Erdgas MZ 95 

 

Auch hier gibt das Modell die gemessenen Werte bei einer Anfettung bzw. Abmagerung gut 
wieder. Die hohen Brenngeschwindigkeiten der fetteren Ladung führen zu einer hohen ma‐
ximalen Umsetzungsrate und einer kurzen Brenndauer. Bei dem mageren Betriebspunkt mit 
einem Verbrennungsluftverhältnis  von  λ = 1.66 wird  der  verschleppte Ausbrand  vom Mo‐
dell sehr gut wiedergegeben. 
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5.2.4 Variation der Last 

Die Last wurde über die Ladungsmenge, also den Ladedruck, eingestellt. Das Verbrennungs‐
luftverhältnis und der Zündzeitpunkt blieben unverändert.  

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
340 1.56 19.1 2.47 1500 12.05 
340 1.56 17.4 2.27 1500 12.05 
340 1.58 15.6 2.07 1500 12.05 
340 1.57 14.0 1.87 1500 12.05 
340 1.55 12.1 1.67 1500 12.05 

Bild 5.4:   Messungs­Rechnungs­Vergleich: Variation der Last bei  
konstantem Verbrennungsluftverhältnis, Erdgas MZ 95 

Um den Einfluss der Last besser erkennen zu können, sind hier nicht die auf die Ladungs‐
menge bezogenen Brennverläufe,  sondern die  absoluten Brennverläufe  gezeigt. Daher un‐
terscheiden sich die Verläufe von den maximalen Umsatzraten her deutlich. Die weitgehend 
lastunabhängigen  Brenndauern  der  bei  konstantem  Verbrennungsluftverhältnis  durchge‐
führten Lastvariation werden vom Modell sehr gut wiedergegeben. Dies deckt sich mit der 
Modellvorstellung, dass die Brenngeschwindigkeit im Wesentlichen vom Verbrennungsluft‐
verhältnis abhängt und damit bei gleichen Brennwegen auch die Brenndauern in etwa gleich 
sein müssen. 
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5.2.5 Variation der Drehzahl 

Die Drehzahlvariation wurde bei fast konstantem Ladedruck und fast konstantem Verbren‐
nungsluftverhältnis durchgeführt. Der Zündzeitpunkt blieb unverändert. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
340 1.57 11.2 1.68 1000 12.05 
340 1.57 11.2 1.67 1250 12.05 
340 1.55 12.1 1.67 1500 12.05 
340 1.55 11.9 1.66 1750 12.05 

Bild 5.5:   Messungs­Rechnungs­Vergleich:  
Variation der Drehzahl, Erdgas MZ 95 

Die Drehzahl hat nur einen geringen Einfluss auf den Brennverlauf. Mit zunehmender Dreh‐
zahl nimmt zwar die für die Verbrennung zur Verfügung stehende Zeit ab, aber die mit der 
Kolbengeschwindigkeit zunehmende Turbulenz kompensiert dies weitgehend. Gleiches gilt 
umgekehrt für abnehmende Drehzahlen, so dass die über °KW aufgetragenen Brennverläufe 
fast deckungsgleich sind. Damit belegt die Drehzahlvariation, dass das Verbrennungsmodell 
auch die Turbulenz‐ und Zeiteinflüsse richtig wiedergibt. 
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5.2.6 Variation des Verdichtungsverhältnisses 

Das  Verdichtungsverhältnis wird  über  Distanzscheiben  zwischen  Kolbenoberteil  und  Kol‐
benhemd  verändert.  Zündzeitpunkt,  Ladedruck  und  Verbrennungsluftverhältnis  blieben 
konstant. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
340 1.55 12.1 1.67 1500 12.05 
340 1.55 11.5 1.67 1500 11.50 
340 1.55 11.4 1.67 1500 10.65 

Bild 5.6:   Messungs­Rechnungs­Vergleich:  
Variation des Verdichtungsverhältnisses, Erdgas MZ 95 

 

Bei höherem Verdichtungsverhältnis führen die höheren Temperaturen und die etwas stär‐
keren  Quetschkanteneinflüsse  zu  einer  höheren  turbulenten  Brenngeschwindigkeit,  was 
zusammen mit  den minimal  kürzeren  Brennwegen  kürzere  Brenndauern mit  sich  bringt. 
Auch diese Einflüsse werden vom Modell korrekt wiedergegeben. 
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5.2.7 Variation der Brenngaszusammensetzung 

Die gute Übereinstimmung zwischen Messung und Rechnung für die unterschiedlichen Gase 
in Bild 4.6 ist insofern nicht überraschend, da das Modell über den Skalierungsfaktor für die 
laminare Brenngeschwindigkeit auf die jeweilige Gasmischung neu abgestimmt wurde. Um 
nun  zu  belegen,  dass  das  Modell  auch  nach  dieser  Abstimmung  wieder  in  der  Lage  ist 
Brennverläufe vorauszuberechnen, sind in Bild 5.7 ‐ ausgehend vom neuen Referenzpunkt 
für das Biogas 2 ‐ die Ergebnisse einer Zündzeitpunktvariation gezeigt. Für diese Zündzeit‐
punktvariation  in  Richtung  früh  wurden  dann  wiederum  alle  Modellparameter  konstant 
gehalten.  Bemerkenswert  ist,  dass  das  Verbrennungsmodell  alleine  über  diesen  einen 
Parameter an ein neues Brenngas angepasst werden kann. Änderungen im Bereich der Ent‐
flammungsphase (ri, ti, Kst, Kü) oder der Reaktionsgeschwindigkeit in der Flammenzone (KF) 
sind nicht erforderlich. Für detaillierte Untersuchungen mit einer neuen Gasmischung kann 
das Modell dennoch über die oben genannten Parameter feiner abgestimmt werden. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
330 1.30 13.1 1.67 1500 12.05 
335 1.29 12.6 1.67 1500 12.05 
340 1.28 12.2 1.67 1500 12.05 

Bild 5.7:   Messungs­Rechnungs­Vergleich: Variation des ZZP bei  
Betrieb mit Biogas 2 (50 vol.­% EG und 50 vol.­% CO2) 
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5.2.8 Validierung auf Basis extremer Betriebspunkte 

Um zu zeigen, dass das Modell einen sehr weiten Gültigkeitsbereich besitzt, wurden extreme 
Betriebspunkte herangezogen. Ladedruck und Mitteldruck  liegen bei diesen Betriebspunk‐
ten  etwa  doppelt  so  hoch  wie  am  Referenzpunkt.  Zudem  unterscheiden  sich  die  Punkte 
deutlich im Verdichtungsverhältnis. Die Simulation dieser extremen Betriebspunkte erfolgte 
wiederum ohne Anpassung der Modellkonstanten. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] ε [-] 
340 1.55 12.1 1.67 1500 12.05 
340 1.34 19.7 2.34 1500 10.65 
337 1.47 23.9 3.21 1500 10.65 

Bild 5.8:   Der Messungs­Rechnungs­Vergleich der extremsten im  
Rahmen dieser Arbeit angefahrenen Betriebspunkte belegt  
den weiten Gültigkeitsbereich des Modells (Erdgas MZ 95) 
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6 Modell für Vorkammermotoren 

Um die für Vorkammerverbrennungen typische Überhöhung des Brennverlaufes zu Brenn‐
beginn  (Bild 6.1)  auf Basis physikalischer und  chemischer Effekte  abbilden  zu können,  ist 
einerseits ein Modell notwendig,  das die beiden  thermodynamischen Systeme Vorkammer 
und Hauptbrennraum beschreibt, andererseits müssen die Besonderheiten, die sich aus der 
Koppelung  der  beiden  Systeme  durch  Überströmbohrungen  ergeben,  berücksichtigt  wer‐
den. Dazu gehören neben der  fetten und damit  schnellen Verbrennung  in der Vorkammer 
die  Turbulenzeffekte,  die  veränderte  Flammenfrontfläche  und  das  durch  die  aus  der  Vor‐
kammer  ausströmenden  Fackelstrahlen  hervorgerufene  Entrainment  von  Unverbranntem 
in die Flammenzone. 

 

 

Bild 6.1:   Charakteristische Überhöhung des Brennverlaufes  
zu Brennbeginn bei Vorkammermotoren 
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6.1 Systemaufbau 

Zur  Abbildung  der  Verbrennungsvorgänge  werden  zwei  thermodynamische  Systeme  be‐
trachtet, die durch eine als Drossel abgebildete Überströmbohrung miteinander verbunden 
sind.  Beide  Systeme  sind  zweizonig  angelegt  und  in  beiden  Zonen wird  jeweils  eine  Ver‐
brennung gerechnet. Dieser Systemaufbau ermöglicht außerdem die Berechnung der Über‐
strömvorgänge und damit die Bestimmung der Ladungszusammensetzung  in der Vorkam‐
mer sowie der Turbulenz in Vorkammer und Hauptbrennraum (Bild 6.2). 

 

 

Bild 6.2: Ablauf der Verbrennung in Vorkammermotoren 

 

Die Verbrennung in der Vorkammer läuft analog der in den Kapiteln 4 und 5 beschriebenen 
Hauptverbrennung ab: Es wird der in die Flammenzone eintretende Massenstrom dmein und 
der aus der Flammenzone austretende Verbrennungsmassenstom dmverb berechnet: 

 
݀݉௘௜௡

݀߮
ൌ ௨ߩ · ிிܣ · ்ݏ ·  ݔܧ (6.1)

 
݀݉௩௘௥௕

݀߮
ൌ ிܭ ·

݉ி

߬௅
           und 

݀ܳ஻
݀߮

ൌ ௨௩,ீܪ ·
݀݉௩௘௥௕

݀߮
  (6.2)

Im Hauptbrennraum gelten diese Gleichungen ebenfalls, nur dass für die Energiefreisetzung 
die Entrainment‐Effekte durch das Überströmen berücksichtigt werden: 
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݀݉௘௜௡

݀߮
ൌ ௨ߩ · ிிܣ · ்ݏ ·  ݔܧ (6.3) 

 
݀݉௩௘௥௕

݀߮
ൌ ிܭ ·

݉ி

߬௅
     und         

݀ܳ஻
݀߮

ൌ ௨௩,ீܪ ·
݀݉௩௘௥௕ ൅ ݀݉ா௡௧௥௔௜௡௠௘௡௧

݀߮
  (6.4) 

 

Das Verbrennungsmodell für Vorkammermotoren greift auf alle Teilmodelle des in Kapitel 4 
und 5 vorgestellten Modells für den ungeteilten Brennraum zurück. Einige Teilmodelle müs‐
sen dazu modifiziert bzw. hinzugefügt werden. Diese Erweiterungen werden im Folgenden 
vorgestellt.  

6.2 Ladungszusammensetzung in der Vorkammer 

Das Verbrennungsluftverhältnis in der Vorkammer ist für den Ablauf der Verbrennung von 
zentraler Bedeutung, weil es sowohl den Energieinhalt der Vorkammer beschreibt als auch 
die Brenngeschwindigkeit dort stark beeinflusst. Da sich die Ladungszusammensetzung der 
Vorkammer während der Einblasung und der Verdichtungsphase stark ändert, wurde die‐
sen  Vorgängen  im Modell  Rechnung  getragen  (Bild  6.3).  Der  Gasaustausch  zwischen  Vor‐
kammer und Hauptbrennraum erfolgt über die Überströmbohrungen in Abhängigkeit vom 
Druckunterschied zwischen den beiden Systemen. Während des Ladungswechsels und der 
Kompression wird jeweils zwischen den unverbrannten Zonen Ladungsmasse ausgetauscht. 
Ab  dem Zeitpunkt,  an  dem die  Flammenzone  die Überströmbohrungen  erreicht,  tauschen 
die verbrannten Zonen Masse untereinander aus. 

Um  gespülte  Vorkammern  abzubilden,  wird  über  einen  Injektor‐Baustein  Gas  in  die  Vor‐
kammer eingebracht.  Somit wird  sowohl das Einblase‐Timing als  auch die Einblasemenge 
berücksichtigt (Bild 6.3). 
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Bild 6.3: Verbrennungsluftverhältnis in der Vorkammer 

Nach  der  Einblasung  ist  die  Vorkammer  (meist)  über  die  Zündgrenzen  hinaus  angefettet. 
Erst während der Verdichtung wird durch die einströmende, extrem magere Hauptbrenn‐
raumladung wieder der zündfähige Bereich erreicht. Bei einem frühen ZZP liegt demzufolge 
ein fetteres Gemisch vor als bei einem späteren ZZP (Bild 6.3 unten).  

Auf Basis dieses Zusammenhangs lassen sich zwei Fälle ableiten, die so auch am Prüfstand 
beobachtet werden können. Diese werden im Folgenden noch etwas detaillierter erklärt: Je 
nachdem, wie mager bzw. fett die Vorkammer zum Zündzeitpunkt ist, hat eine Verschiebung 
des Zündzeitpunktes in Richtung früh unterschiedlich starke Auswirkungen (Bild 6.4).  

 

 

Bild 6.4:   Zusammenhang zwischen Verbrennungsluftverhältnis λ und  
laminarer Brenngeschwindigkeit sL zum Zündzeitpunkt: 
Wird der ZZP ausgehend von einem mageren Verbennungsluft­
verhältnis zum ZZP in Richtung früh verschoben, so nimmt die 
Brenngeschwindigkeit in der Vorkammer zu (rot); wird von  
einem fetten Verbrennungsluftverhältnis ausgegangen, so 
nimmt die Brenngeschwindigkeit in der Vorkammer ab (blau). 
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Geht man im ersten Fall davon aus, dass das Verbrennungsluftverhältnis in der Vorkammer 
zum Zündzeitpunkt λZZP im mageren Bereich liegt, so führt eine Verschiebung des Zündzeit‐
punktes in Richtung früh dazu, dass die Vorkammerladung fetter bleibt. Dementsprechend 
ist  die  Brenngeschwindigkeit  höher  und  die  Vorkammerverbrennung  intensiver  (Bild  6.4 
rot). Dies hat zur Folge, dass der Zündverstärkungseffekt verstärkt wird. Die Hauptbrenn‐
raumverbrennung wird also durch zwei Effekte beschleunigt: Zum einen durch den  frühe‐
ren Brennbeginn und zusätzlich durch die intensivere Zündverstärkung. 

Geht man  im zweiten Fall davon aus, dass das Verbrennungsluftverhältnis  in der Vorkam‐
mer zum Zündzeitpunkt λZZP  im  fetten Bereich  liegt,  so  führt eine Verschiebung des Zünd‐
zeitpunktes in Richtung früh ebenso dazu, dass die Vorkammerladung zum neuen Zündzeit‐
punkt fetter wird. Allerdings bedeutet dies im fetten Bereich, dass die Brenngeschwindigkeit 
wieder abnimmt (Bild 6.4 blau). Damit wird die Hauptbrennraumverbrennung in Folge von 
zwei  gegenläufigen Effekten nur  leicht beschleunigt: Der  frühere Brennbeginn wird durch 
einen  abgeschwächten Zündverstärkungseffekt  teilweise  kompensiert,  so  dass  im  zweiten 
Fall die Verbrennung auf eine Frühverstellung des Zündzeitpunktes abgeschwächt reagiert. 

6.3 Turbulenz in Vorkammer und Hauptbrennraum 

Während der Kompression strömt Masse in die Vorkammer ein. Zur Berechnung der turbu‐
lenten  kinetischen  Energie  wird  angenommen,  dass  diese  proportional  zur  kinetischen 
Energie der einströmenden Masse ist (Chmela, 2007): 

 
݀݇௩௞
ݐ݀

ൌ Üܥ ·
üଶݒ

2 · ݉௏௄
·
݀݉ü

ݐ݀
  (6.5) 

Darin ist vü die Einströmgeschwindigkeit des überströmenden Massenstroms dmü, der nach 
der Durchflussgleichung  für kompressible Gase  (Gleichung 3.14)  berechnet wird. Über die 
Modellkonstante CÜ kann der Turbulenzeinfluss durch Überströmen abgestimmt werden. 

Das Turbulenzmodell des Hauptbrennraums berücksichtigt, wie in Kapitel 3.7 beschrieben, 
die  Turbulenzproduktion  durch  den  Ansaugvorgang,  Kompression  und  Squish  sowie  die 
Dissipation  der  turbulenten  kinetischen  Energie.  Zur  Abbildung  der  Turbulenzproduktion 
durch Überströmvorgänge wird es um einen Term dküber ergänzt, der analog zu Gleichung 
6.5 bestimmt wird. 
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6.4 Entflammungsphase in Vorkammer und Hauptbrennraum  

Die  Entflammung  in  der  Vorkammer  erfolgt  entsprechend  der  in  Kapitel  5  vorgestellten 
Entflammungsphase im Hauptbrennraum: 

Mit  dem  Zündzeitpunkt  beginnt  die  Initialisierungsphase  und  die  Flammenzone wird  zu‐
nächst mit  der Masse  eines  kleinen,  kugelförmig  angenommenen Zündkeims mit  dem Ra‐
dius r0 in der Zeit ti gefüllt. Nach dieser Initialisierungsphase geht die Verbrennung von ei‐
ner tendenziell laminaren Verbrennung in die turbulente Verbrennung über. Entspricht die 
Größe der Flamme der charakteristischen Wirbelgröße, so  ist die Verbrennung voll  turbu‐
lent  ausgebildet und die Ausbreitung der Flamme erfolgt mit  turbulenter Brenngeschwin‐
digkeit. Wenn die Flamme die Überströmbohrungen erreicht, dann beginnt die Verbrennung 
im Hauptbrennraum. Dort beginnt die Verbrennung wiederum mit  einer Übergangsphase, 
an die sich die voll turbulente Hauptverbrennung anschließt. 

Auch  in der Vorkammer wird die Annahme einer (hemi)sphärischen Flammenausbreitung 
getroffen. Hinsichtlich der Ausbreitung der Flammenfront wird berücksichtigt, dass im Falle 
einer in die Vorkammer hineinragenden Zündkerze zu Beginn der Entflammung eine kugel‐
förmige Flammenfront vorliegt. 

6.5 Ausbreitung der Flammenfront in der Vorkammer 

Da die Zündkerze in einer Vorkammer nicht zwangsläufig am oberen Ende der Vorkammer 
sitzen muss und schon eine  leicht  in die Vorkammer hineinragende Zündkerze dazu führt, 
dass  zu  einem  nennenswerten  Anteil  der  Vorkammerverbrennung  eine  kugelförmige  an‐
statt einer halbkugelförmigen Flammenfront vorliegt, wird dieser Fall im Modell abgebildet. 
Das  ist  vor  allem  für den Brennbeginn  im Hauptbrennraum von Bedeutung, denn die von 
einem wie in Bild 6.5 skizzierten Punkt in der Vorkammer ausgehende Flammenfront brei‐
tet sich nach oben und nach unten aus. Dabei nimmt die Dichte im Verbrannten stark ab und 
das Volumen entsprechend zu. Dies führt dazu, dass sich die brennende Kugel  in Richtung 
der  Überströmbohrungen  verschiebt  und  somit  die  Flammenfront  wesentlich  früher  die 
Überströmbohrungen  erreicht  und  die  Verbrennung  im  Hauptbrennraum  entsprechend 
früher beginnt. 

Um diesen Effekt im Modell abbilden zu können, wird im Rahmen einer quasidimensionalen 
Betrachtung  die  Vorkammer  in  zwei  Bereiche  unterteilt:  in  einen  Bereich  oberhalb  der 
Zündkerze mit der Masse moben und in einen über die Überströmbohrungen mit dem Haupt‐
brennraum verbundenen Bereich unterhalb der Zündkerze.  
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Zur  Bestimmung  der  jeweiligen  Lage  der  Flammenkugel‐Mittelebene  zKM,  also  der  ange‐
nommenen  „Trennebene“  zwischen den beiden Bereichen,  ist  das Volumen  zu berechnen, 
das die Masse moben einnimmt.  

 

Bild 6.5: Ausbreitung der Flammenfront in der Vorkammer 

Zum Ende der Initialisierungsphase (Bild 6.5 links) wird die Masse oberhalb der gestichel‐
ten Trennebene moben ermittelt. Durch die Dichteänderung während der Verbrennung dehnt 
sich das von der Masse moben eingenommene Volumen aus (mitte) und der Mittelpunkt der 
Flammenkugel verschiebt  sich  in Richtung der Überströmbohrungen. Wenn die Flammen‐
zone  (schwarz gepunktet) die Überströmbohrungen erreicht,  beginnt die Verbrennung  im 
Hauptbrennraum (rechts). 

 

Unter der Annahme, dass die Masse oberhalb der Trennebene konstant ist und dass sich der 
gesamte ins Verbrannte gehende Massenstrom mverb entsprechend den Flächenanteilen der 
Flammenfront AFF,oben und AFF,unten aufteilt, gelten folgende Beziehungen: 

  ݉௢௕௘௡ ൌ ݐݏ݊݋݇ ൌ ݉௩,௢௕௘௡ ൅ ݉௨௩,௢௕௘௡ (6.6) 

  ሶ݉ ௩௘௥௕,௢௕௘௡ ൌ ሶ݉ ௩௘௥௕ ·
ிி,௢௕௘௡ܣ

ிி,௢௕௘௡ܣ ൅ ிி,௨௡௧௘௡ܣ
ൌ െ ሶ݉ ௨௩,௢௕௘௡  (6.7) 

Über die Dichte  im Verbrannten und Unverbrannten kann so das Volumen und daraus die 
Lage der Flammenkugelmitte bestimmt werden.  
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Die  Bedingung  für  das  Erreichen  der  Überströmbohrungen  durch  die  Flamme  ‐  also  den 
Brennbeginn im Hauptbrennraum ‐ lautet damit: 

  ௄ெݖ ൅ ݎி௟௔௠௠௘  ൒  ݄௏௄  (6.8)

Die  Flammenfrontfläche  wird  wie  im  Falle  des  ungeteilten  Brennraums  aus  einem  vorab 
berechneten Kennfeld  ausgelesen.  Im Kennfeld  ist  für  relative Volumen  zwischen 0 und 1 
die Flammenfrontfläche in Abhängigkeit von der Lage der Flammenkugelmitte abgelegt. Die 
Lage der Mittelebene muss berücksichtigt werden, da es für die  freie Oberfläche der Flam‐
menkugel  eine Rolle  spielt, wann  sie mit den Wänden  in Kontakt  tritt.  Stellt man  sich die 
Flammenkugel in der mittleren Skizze in Bild 6.5 so weit nach oben verschoben vor, dass es 
zwischen dem oberen Ende der Vorkammer und der Flamme zu einem Kontakt kommt, also 
zum Ablöschen, so würde dies eine kleinere Oberfläche ergeben. 

Die Berechnung des Kennfeldes erfolgt analog zum Hauptbrennraum, nur dass anstelle der 
Kolbenposition die Lage der Mittelebene variiert wird. Die Berechnung der Volumina und 
Oberflächen erfolgt ebenfalls durch eine Aufteilung der Vorkammer in Scheiben, die jeweils 
von  zylindrischen,  kegeligen  und  kugelförmigen  Flächen  begrenzt  sind.  Zusätzlich  zur  ge‐
samten Flammenfrontfläche werden  auch die  Flächen oberhalb und  unterhalb der Trenn‐
ebene ausgegeben. 

6.6 Ausbreitung der Flammenfront im Hauptbrennraum 

Einen weiteren Beitrag zur Überhöhung des Brennverlaufes zu Brennbeginn leisten die aus 
den  Überströmbohrungen  austretenden  Fackelstrahlen,  die  im  Hauptbrennraum  zu  einer 
vergrößerten Flammenfrontfläche beitragen. 

 

Bild 6.6:   Überblenden von der Fackel­Betrachtung auf die  
hemisphärische Flammenfrontflächen­Betrachtung 

Zu  Beginn  der  Verbrennung  dominiert  eine  keulenförmige  Flammenfrontfläche  den  Ver‐
brennungsablauf im Hauptbrennraum (Bild 6.6 links). Gegen Ende der Verbrennung werden 
sich die Keulenstrukturen weitgehend aufgelöst haben und die Flammenfront wird wieder 
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eine  hemisphärische  Form  annehmen  (Bild  6.6  rechts).  Um  dieser  Vorstellung  im Modell 
Rechnung zu tragen, wird folgendermaßen vorgegangen: 

Während der Verbrennung werden die Extremvarianten der keulenförmigen (AFF Keulen) und 
der  hemisphärischen  Flammenfrontfläche  (AFF  hemisphärisch)  parallel  berechnet. Mittels  einer 
Überblendfunktion wird  vom Beginn  der  Verbrennung  bis  zu  dem  Zeitpunkt,  an  dem der 
Radius  der  hemisphärisch  betrachteten  Flammenfront  die  Keulenlänge  lK0  überschreitet, 
von der keulenförmigen auf die hemisphärische Betrachtung gewechselt: 

  ிிܣ ൌ  ൬1 െ
ிሺ߮ሻݎ
݈௄଴

൰ · ிி,௄௘௨௟௘௡ܣ ൅ ൬
ிሺ߮ሻݎ
݈௄଴

൰ ·  ிி,௛௘௠௜௦௣௛ä௥௜௦௖௛ܣ (6.9) 

Dabei entspricht die Keulenlänge  lK0 der erwarteten Länge der Keulen, die  sich auf Grund 
des insgesamt während der Vorkammerverbrennung ausströmenden Volumens ergibt. Zur 
Berechnung von  lK0 wird angenommen, dass sich durch die Verbrennung die Dichte  in der 
Vorkammer  halbiert  und  dementspechend  in  erster  Näherung  ein  Volumen  aus  der  Vor‐
kammer ausströmt, das dem Vorkammervolumen entspricht. Zur Berechnung der Länge der 
Keulen wird auf Basis der Theorie des Freistrahls (Kolb, 1990) und von Messungen an einer 
optisch  zugänglichen Hochdruckzelle,  die  am  Lehrstuhl  für  Thermodynamik  der  TU Mün‐
chen durchgeführt wurden (Heinz, 2005; Mittermayer, 2009), ein Öffnungswinkel der Keu‐
len α von 18° angenommen (Bild 6.7). 

 

 

Bild 6.7:   Highspeedaufnahme des Ausströmvorgangs in eine Hoch­
druckzelle: Die jeweils linke, beleuchtete Bildhälfte zeigt  
Dichteunterschiede, die abgedunkelte Seite (jeweils rechts) 
zeigt das Eigenleuchten der brennenden Fackelstrahlen (Heinz, 
2005; Mittermayer, 2009). Im mittleren Bild ist der Öffnungs­
winkel α einer Keule hervorgehoben, der in etwa 18° beträgt. 
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Das  Volumen  und  die  Oberfläche  einer  Keule wird  aus  den  geometrischen  Grundkörpern 
Kegelstumpf und Halbkugel berechnet. Die Länge der Keule lK0 ergibt sich aus der Länge des 
Kegelstumpfes  l0  sowie dem Radius der Halbkugel R0 und kann über den Faktor CK  ange‐
passt werden: 

  ௄ܸ௘௨௟௘ ൌ ௄ܸ௘௚௘௟௦௧௨௠௣௙ ൅ ுܸ௔௟௕௞௨௚௘௟ (6.10)

  ݈௄଴ ൌ ௄ܥ · ሺ݈଴ ൅ ܴ଴ሻ  (6.11)

 

 

Bild 6.8:   Angenommene Form des Fackelstrahls,  
zusammengesetzt aus Kegelstumpf und Halbkugel 

6.7 Entrainment im Hauptbrennraum 

Der aus der Vorkammer austretende Fackelstrahl führt neben der Vergrößerung der Flam‐
menfrontfläche  auch  zu  einem  Entrainment‐Effekt.  Darunter  versteht  man  in  diesem 
Zusammenhang,  dass  der  brennende  Strahl  unverbrannte  Ladung  aus  dem  Hauptbrenn‐
raum mitreißt. Dabei wird die Annahme getroffen, dass die mitgerissene Ladung unmittel‐
bar verbrannt wird.  Sie wird also nicht erst der Flammenzone zugeführt und dann umge‐
setzt  (Gleichung 6.4).  In Anlehnung an die Theorie des  turbulenten Freistrahls wird unter 
Berücksichtigung  der  Strahlaustrittsdichte  ρv  und  der  Dichte  des  Unverbrannten  ρuv  der 
Entrainmentmassenstrom wie folgt berechnet (Kolb, 1990): 

  ሶ݉ ா௡௧௥௔௜௡௠௘௡௧ ൌ ாܭ · ሶ݉ ü · ඨ
௨௩,ு஻ோߩ
௩,ு஻ோߩ

  (6.12)

Im  Wesentlichen  ist  somit  der  mitgerissene  Massenstrom  dmEntrainment  vom  aus  der  Vor‐
kammer austretenden Massenstrom dmü abhängig. Über die Modellkonstante KE kann zur 
Modellabstimmung der Einfluss des Entrainment‐Effekts gewichtet werden. 

   



90  6 Modell für Vorkammermotoren 

6.8 NOX­Emissionen  

Bei den erstellten Modellen sind die Vorkammer und der Hauptbrennraum zweizonig ange‐
legt und ermöglichen so die Berechnung der NOX‐Emissionen. Dazu kann auf die jeweiligen 
Zonen  der  Zeldovich‐Mechanismus  angewendet werden.  Im  Falle  des  Vorkammermodells 
wird mit den überströmenden Massenströmen auch die Spezies NO transportiert. So finden 
sich  im Hauptbrennraum  auch  Stickoxide,  die  in  der  Vorkammer  gebildet wurden  und  in 
den Hauptbrennraum übergeströmt sind.  

In Bild 6.9 sind die Stickoxidkonzentrationen  in der Vorkammer und  im Hauptbrennraum 
aufgetragen. Während der Verbrennung  in  der Vorkammer  entsteht  auf Grund der  hohen 
Verbrennungstemperaturen  bei  leicht  überstöchiometrischen  Bedingungen  viel  NOX.  Im 
Hauptbrennraum ist die Temperatur im Verbrannten zum Brennbeginn ebenso hoch wie in 
der Vorkammer, da das Verbrannte des Hauptbrennraums zunächst aus dem übergeström‐
ten Verbrannten aus der Vorkammer besteht. Sobald jedoch die Umsetzung der sehr mage‐
ren  Hauptbrennraumladung  mit  entsprechend  niedrigen  Verbrennungstemperaturen  be‐
ginnt,  nimmt  die  Temperatur  in  der  verbrannten  Zone  deutlich  ab.  Somit  entstehen  im 
Hauptbrennraum nur sehr geringe Mengen an Stickoxiden (in Bild 6.9 unten um Faktor 10 
überhöht aufgetragen). 

 

 

Bild 6.9:   Verlauf der NOX­Konzentration in Vorkammer  
und Hauptbrennraum 
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Allerdings  stößt  der  Zeldovich‐Mechanismus  sowohl  bei  der  Anwendung  auf  die  extrem 
mageren  Zonen  im Hauptbrennraum wie  auch  bei  gegebenenfalls  unterstöchiometrischen 
Gemischen  in  der  Vorkammer  an  seine  Grenzen  (Boulouchos,  1997;  Kuhlmann,  2004; 
Anderson, 2006). Im Rahmen der Grenzen des Zeldovich‐Mechanismus können mit den er‐
stellten  Modellen  trotz  der  abnehmenden  absoluten  Genauigkeit  bei  extremen  Verbren‐
nungsluftverhältnissen  die  qualitativen  Veränderungen  untersucht  werden.  Insbesondere 
ermöglicht  das  Vorkammermodell  die  getrennte  Betrachtung  der  NO‐Bildung  in  der  Vor‐
kammer und  im Hauptbrennraum. Dies kann  im Bereich der Brennverfahrensentwicklung 
hilfreich  sein,  da  so  Aussagen  getroffen  werden  können,  welcher  Anteil  der  Stickoxid‐
Emissionen  aus der Vorkammer und welcher  aus dem Hauptbrennraum stammt.  So kann 
das Brennverfahren  in den beiden Systemen gezielt hinsichtlich  der NOX‐Emissionen opti‐
miert werden. 

6.9 Validierung des Modells für Vorkammermotoren 

Das  Vorkammermodell  wird  zunächst  an  Hand  von  Messungen  validiert,  die  im  Rahmen 
dieser  Arbeit  am  Prüfstand  gewonnen  wurden.  Um  zu  belegen,  dass  das  erstellte  Modell 
auch  für  größere Motoren  angewendet werden  kann, wird  in Kapitel  6.10  auf Messungen 
zurückgegriffen, die von einem Industriepartner bereitgestellt wurden.  

Die Abstimmung des Vorkammermodells wird wie beim ungeteilten Brennraum an einem 
Referenzpunkt  vorgenommen  (schwarze  Linien  in  den Bild  6.11 bis Bild  6.14).  Zusätzlich 
werden  zur  feineren  Abstimmung  noch  je  ein  Betriebspunkt mit  früherem  und  späterem 
Zündzeitpunkt  herangezogen. Dann werden die Modellparameter wiederum  für  sämtliche 
weiteren  Betriebspunkte  konstant  gehalten.  Die  in  diesem  Kapitel  gezeigten  Messungen 
wurden mit  einer  Brenngas  gespülten  Vorkammerkerze  mit  einem  Kammervolumen  von 
7 cm3  (≈ 2 %  des  Kompressionsvolumens)  durchgeführt.  Die  Spülung  der  Vorkammer  er‐
folgt  gegen  Ende  der  Einlassphase  und  dauert  bis  zu  Beginn  der  Kompression  (200  – 
275°KW). Der Einfluss der  einzelnen Modellparameter und  eine detaillierte Anleitung  zur 
Abstimmung des Verbrennungsmodells findet sich wiederum in (Auer, 2009). In Tabelle 6.1 
sind die Parameter für das Vorkammermodell zusammengestellt. 
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Tabelle 6.1: Parameter des Modells für den Fall Vorkammerverbrenung 

  Modell­
parameter 

 
Wert 

Verbrennung Vorkammer:     

     Exzentrizität Zündkerze in der Vorkammer  eZK [mm]  2.0 

     Radius Zündkeim  r0 [mm]  0.33 

     Dauer Initialisierungsphase  ti [°KW]  3 

     Faktor Anfangsbrenngeschwindigkeit  KsT [‐]  0.2 

     Faktor Ende Überblendphase Brenngeschw.  Kü [‐]  1 

     Faktor Längenmaß   Kli [‐]  0.0028 

     Faktor Reaktionsgeschw. in der Flammenzone  KF [‐]  10.0 

     

Verbrennung Hauptbrennraum:     

     Exzentrizität Vorkammer im HBR  eZK [mm]  10.0 

     Faktor Entrainmenteinfluss  KE [‐]  0.7 

     Radius Zündkeim  r0 [mm]  1 

     Faktor Anfangsbrenngeschwindigkeit  KsT [‐]  0.075 

     Faktor Ende Überblendphase Brenngeschw.  Kü [‐]  40 

     Faktor Ende Überblendphase Keulenbetrachtung  CK [‐]  1 

     Faktor Längenmaß   Kli [‐]  0.0028 

     Faktor Reaktionsgeschw. in der Flammenzone  KF [‐]  13.0 
 

6.9.1 Diskussion der Simulationsergebnisse 

Die Ergebnisse der Simulation des Motors mit Vorkammer zeigen, dass mit dem gewählten 
Systemaufbau der Vorkammerpeak im Brennverlauf wiedergegeben wird. Anhand der Dia‐
gramme in Bild 6.10 und Bild 6.11 werden nun die vier Faktoren diskutiert, die zu diesem 
Vorkammerpeak führen.  

Dies ist zunächst die intensive Verbrennung in der Vorkammer, die an einem steilen Druck‐
anstieg in der Vorkammer zu erkennen ist (blaue Kurve im Diagramm ganz oben). Das Ver‐
brennungsluftverhältnis  in der Vorkammer  liegt zum Zündzeitpunkt bei 1.1 (Bild 6.3). Die 
entsprechend hohe Brenngeschwindigkeit  führt  zu  einer  schnellen Verbrennung,  die nach 
knapp 10°KW abgeschlossen ist.  
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Der  Druckunterschied  zwischen  Vorkammer  und  Hauptbrennraum  führt  dazu,  dass  wäh‐
rend der Kompression Gemisch aus dem Hauptbrennraum in die Vorkammer strömt (Bild 
6.10).  In  Folge  des Druckanstiegs  in  der  Vorkammer  durch  die  kurze  aber  intensive  Vor‐
kammerverbrennung bilden sich Fackelstrahlen aus, die den Hauptbrennraum entflammen. 

 

 

Bild 6.10: Massenstrom zwischen Vorkammer und Hauptbrennraum 

 

Diese  aus  der  Vorkammer  austretenden  Fackelstrahlen  führen  dazu,  dass  unverbrannte 
Ladung mitgerissen wird. Die mitgerissene Ladung (dmEntrainment, blaue Kurve im Diagramm 
ganz unten) wird unmittelbar umgesetzt und tritt ohne in die Flammenzone einzutreten in 
das Verbrannte über. Der Entrainment‐Effekt  erhöht  somit während des Ausströmens die 
Umsetzungsrate. 

Da die Oberfläche der sechs Keulen (Diagramm AFF, blau gepunktet) deutlich größer ist als 
die einer Halbkugel gleichen Inhalts (Diagramm AFF, schwarz gepunktet),  ist die Flammen‐
front  deutlich  vergrößert.  Zum  Brennbeginn  im  Hauptbrennraum  wird  mit  der  großen 
Oberfläche der keulenförmigen Flammenstruktur gerechnet. Mit  zunehmendem Flammen‐
radius wird auf die hemisphärische Betrachtungsweise übergeblendet. Die Überblendphase 
ist beendet, wenn die Keulenlänge lK0 erreicht ist, die im mittleren Diagramm rot angedeutet 
ist und hier 35 mm beträgt (Gleichung 6.11). Ab diesem Zeitpunkt wird von einer rein hemi‐
sphärischen Flammenfront ausgegangen. 

Die Fackelstrahlen aus der Vorkammer tragen mit ihrer kinetischen Energie dazu bei, dass 
während der Überströmphase die Turbulenz im Hauptbrennraum zunimmt. Dies ist im Ver‐
lauf der turbulenten kinetischen Energie (Diagramm TKE) zu erkennen.  
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Bild 6.11:   Zusammenstellung der wichtigsten Größen aus dem  
Verbrennungsmodell am Beispiel des Referenzpunktes 

 

Der Vergleich der Umsatzpunkte und der Brenndauer (Tabelle 6.2) zeigt, dass die Ergebnis‐
se  aus  der Messung  bzw.  Druckverlaufsanalyse  gut mit  den  simulierten Werten  aus  dem 
Verbrennungsmodell übereinstimmen.  
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Tabelle 6.2: Messungs­Rechnungsvergleich für den Referenzpunkt 

    DVA  APR  Abweichung 

ZZP  [°KW]  340  340  0.0 % 

λ  [‐]  1.95  1.97  2.0 % 

pmi  [bar]  15.12  15.4  1.9 % 

pmax  [bar]  100.3  97.7  2.6 % 

X10  [°KW]  360.5  362.6  2.1 °KW 

X50  [°KW]  372.8  374.2  1.4 °KW 

X90  [°KW]  385.0  386.3  1.3 °KW 

BD10­90  [°KW]  24.5  23.7  3.2 % 

6.9.2 Variation des Zündzeitpunktes 

Wie  beim  ungeteilten Brennraum  erfolgte  die  Zündzeitpunktvariation  bei  konstantem La‐
dedruck und Verbrennungsluftverhältnis. Deutlich zu erkennen ist  in den gemessenen und 
gerechneten  Betriebspunkten  die  für  Vorkammermotoren  charakteristische  Überhöhung 
des Brennverlaufes  zu Brennbeginn  (Bild 6.12). Da das Verbrennungsluftverhältnis  in der 
Vorkammer  mit  späterem  Zündzeitpunkt  höher  würde,  wurde  diesem  Effekt  über  einen 
höheren  Spülgasdruck  und  damit  über  eine  größere  Spülgasmenge  gegengesteuert  (siehe 
Kapitel 3.2.2). 

 

ZZP [°KW] λ [-] λVK,ZZP [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] 
335 1.95 0.93 15.5 2.47 1500 
340 1.95 0.94 15.2 2.47 1500 
345 1.95 0.88 14.2 2.47 1500 

Bild 6.12:   Messungs­Rechnungsvergleich: Variation des ZZP 
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6.9.3 Variation des Verbrennungsluftverhältnisses 

Bei der Variation des Verbrennungsluftverhältnisses im Hauptbrennraum wurde neben den 
globalen Größen Ladedruck und Zündzeitpunkt auch das Verbrennungsluftverhältnis in der 
Vorkammer weitgehend konstant gehalten. Bei dem fetteren Betriebspunkt wurde die Vor‐
kammer durch  eine Reduzierung der  Spülgasmenge weniger  stark  angefettet,  so  dass  der 
geringere  Verdünnungseffekt  der  über  die  Überströmbohrungen  in  die  Vorkammer  ein‐
strömenden  Hauptbrennraumladung  ausgeglichen  wird.  Für  den  in  Richtung  mager  ver‐
schobenen Betriebspunkt wurde die Vorkammer entsprechend stärker angefettet. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] λVK,ZZP [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] 
340 1.85 0.95 16.1 2.47 1500 
340 1.95 0.94 15.2 2.47 1500 
340 2.05 0.97 13.2 2.47 1500 

Bild 6.13:   Messungs­Rechnungsvergleich: Variation des  
Verbrennungsluftverhältnisses im Hauptbrennraum 
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6.9.4 Variation der Last 

Die Last wurde über den Ladedruck bei konstantem Verbrennungsluftverhältnis im Haupt‐
brennraum und  in der Vorkammer eingestellt. Auf Grund des mit dem Ladedruck steigen‐
den Druckniveaus im Zylinder wurde der Spülgasdruck der Vorkammer so erhöht, dass das 
Verbrennungsluftverhältnis in der Vorkammer zum Zündzeitpunkt weitgehend unverändert 
blieb. Der Zündzeitpunkt liegt bei 340°KW und die Drehzahl bei 1500 min‐1. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] λVK,ZZP [-] pmi [bar] pL [bar] n [min-1] 
340 1.95 0.94 15.2 2.47 1500 
340 1.95 0.98 13.3 2.27 1500 
340 1.95 0.88 11.9 2.07 1500 

Bild 6.14:   Messungs­Rechnungsvergleich: Variation des Ladedrucks bei  
konstantem Verbrennungsluftverhältnis 

6.10 Validierung mit Daten eines Industriepartners 

Zusätzlich zu den Validierungen auf Basis der am eigenen Prüfstand ermittelten Daten wur‐
de das Modell anhand von Messwerten, die von einem Industriepartner zur Verfügung ge‐
stellt wurden, validiert. An diesem Motor wurde neben dem Hauptbrennraum‐Druckverlauf 
auch der Vorkammer‐Druckverlauf gemessen. Damit können mit Hilfe dieser Messdaten nun 
auch die Vorgänge innerhalb der Vorkammer validiert werden. Dazu sind im Folgenden die 
gemessenen und berechneten Vorkammerdruckverläufe  gegenübergestellt. Die Messwerte 
umfassen eine Zündzeitpunktvariation und  je  eine Variation des  Verbrennungsluftverhält‐
nisses  in Vorkammer und Hauptbrennraum. Es handelt sich um einen mittelschnelllaufen‐
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den Vorkammergasmotor mit sechs Zylindern und ca. 38 l Zylindervolumen, der bei Volllast 
betrieben wird. Das Volumen der Vorkammer beträgt 180 cm3 (2.3 % des Kompressionsvo‐
lumens). 

Zunächst  wurden  mit  Hilfe  der  Druckverlaufsanalyse  aus  den  zur  Verfügung  gestellten 
Hauptbrennraum‐Druckverläufen die Brennverläufe berechnet. 

Das Modell wurde an einem Betriebspunkt abgestimmt, dann wurde die Zündzeitpunktva‐
riation  (+/‐ 4°KW)  nachgerechnet  und  daraufhin  die  Modellparameter  nachjustiert.  So 
konnten ohne weitere Anpassungen alle zur Verfügung gestellten Betriebspunkte gut nach‐
gerechnet werden. Auf eine Feinabstimmung des Modells wurde verzichtet, da ohnehin ei‐
nige  für  die  Prozessrechnung  wichtige  Eingabegrößen  wie  Strömungsbeiwerte,  Abgasge‐
gendruck und Turbulenzniveau geschätzt werden mussten. 

 

Für die hier gezeigten Messungen wurde der Motor bei Verbrennungsluftverhältnissen von 
über 2.1 und Ladedrücken von über 3 bar mit Erdgas betrieben. Dabei traten Spitzendrücke 
von über 130 bar auf. Weitere Angaben zu den Motor‐ und Betriebsdaten können aus Grün‐
den der Vertraulichkeit nicht gemacht werden. 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] 
-4 -0.1 ref ref 
ref ref ref ref 
+4 +0.1 ref ref 

Bild 6.15:   Messungs­Rechnungsvergleich an Hand von Daten eines  
Industriepartners: Variation des Zündzeitpunktes 
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Die Zündzeitpunktvariation erfolgte bei konstanter Last. Dazu wurde bei konstantem Lade‐
druck  das  Verbrennungsluftverhältnis  angepasst.  Die  gemessenen  Druckverläufe  in  der 
Vorkammer werden bei allen drei Variationen von der Simulation  gut wiedergegeben. Die 
für die Verbrennung in der Vorkammer getroffenen Annahmen hinsichtlich Turbulenz und 
Flammenausbreitung sind offensichtlich geeignet, die in der Realität ablaufenden Vorgänge 
abzubilden. 

 

 

ZZP [°KW] λ [-] pmi [bar] pL [bar] 
ref -0.1 ref -0.2 
ref ref ref ref 
ref +0.1 ref +0.2 

Bild 6.16:   Messungs­Rechnungsvergleich an Hand von Daten eines  
Industriepartners: Variation des Verbrennungsluftverhält­
nisses im Hauptbrennraum 

Die Messungen für die Variation des Verbrennungsluftverhältnisses erfolgten wiederum bei 
konstanter Last. Der veränderte Gemischheizwert wurde über den Ladedruck kompensiert. 
Auch  hier  stimmen  Messung  und  Rechnung  wieder  gut  überein.  Die  Vorkammerdruck‐
verläufe werden ebenfalls gut wiedergegeben.  
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Die Messungen bei der Variation des Verbrennungsluftverhältnisses in der Vorkammer zei‐
gen, dass die Druckentwicklung in der Vorkammer bei dem fettesten Punkt am schwächsten 
ausgeprägt  ist  und mit  steigendem  Verbrennungsluftverhältnis  intensiver wird.  Dies  liegt 
daran, dass die Vorkammer bei dieser Messreihe so fett betrieben wird, dass sich ein Anfet‐
ten negativ auf die Brenngeschwindigkeiten und die Entflammungsbedingungen auswirkt.  

 

ZZP [°KW] λ [-] λVK,ZZP [-] pmi [bar] pL [bar] 
ref ref +0.2 ref ref 
ref ref ref ref ref 
ref ref -0.2 ref ref 

Bild 6.17:   Messungs­Rechnungsvergleich an Hand von Daten eines  
Industriepartners: Variation des Verbrennungsluftverhält­
nisses in der Vorkammer 

6.11 Rechenzeit 

Die  programmtechnische  Umsetzung  der  Verbrennungsmodelle  erfolgte  zunächst  in  der 
lehrstuhleigenen Prozessrechnung cDyn. Zudem wurden sie  in das Zylindermodul der FVV 
eingebunden. Somit stehen die Modelle einem großen Benutzerkreis zur Verfügung. Da bei‐
de  Prozessrechnungen  auf  den  gleichen Grundlagen  basieren  und  ähnlich  aufgebaut  sind, 
sind auch die Rechenzeiten vergleichbar. Sie betragen bei dem komplexen Modell mit Vor‐
kammer,  das  die  Differenzialgleichungen  in  zwei  zweizonigen  thermodynamischen  Syste‐
men  löst und  in beiden Systemen die quasidimensionale Flammenfront und die Flammen‐
zone  berücksichtigt,  lediglich  0.8 s  je  Arbeitsspiel  (PC mit  2  GHz).  Bis  das  System  einge‐
schwungen ist, reicht es aus, drei bis fünf Zyklen zu rechnen.  
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7 Zusammenfassung und Ausblick 

In dieser Arbeit wurden zwei phänomenologische Verbrennungsmodelle für Magerkonzept‐
Gasmotoren  erstellt.  Ein  Modell  beschreibt  die  Verbrennung mit  ungeteiltem  Brennraum 
und ein  zweites die Verbrennung nach dem Brennverfahren mit gespülter Vorkammer.  In 
beiden Fällen wird die Brenngeschwindigkeit und die Flammenausbreitung modelliert und 
eine Flammenzone betrachtet.  

In beiden Modellen wird die laminare Brenngeschwindigkeit von Methan nach einem Poly‐
nomansatz berechnet,  der Druck, Temperatur, Verbrennungsluftverhältnis  und Restgasge‐
halt  berücksichtigt.  Die  Brenngeschwindigkeiten  der  anderen  Gasmischungen werden  auf 
Basis von Messungen über einen empirischen Skalierungsfaktor auf die Brenngeschwindig‐
keit von Erdgas bezogen. Mit dieser Methode können Benutzer des Modells auch nicht expli‐
zit im Rahmen dieses Projektes untersuchte Gasmischungen auf einfache Weise simulieren. 
Die Validierung des Untermodells zur Bestimmung der laminaren Brenngeschwindigkeiten 
erfolgte mittels reaktionskinetischer Rechnungen mit Chemkin und mit Hilfe von am Prüf‐
stand ermittelten Druck‐ und Brennverläufen, die entsprechenden Simulationsergebnissen 
gegenübergestellt wurden. 

Die  für  die Ausbreitung der  Flamme  relevante  turbulente Brenngeschwindigkeit wird  aus 
der laminaren Brenngeschwindigkeit und Turbulenzgrößen berechnet. Die turbulente kine‐
tische Energie wird mit Hilfe eines Turbulenzmodells ermittelt, das die Turbulenzprodukti‐
on durch Ansaugen, Verdichten und Quetschströmungen sowie die Dissipation der turbulen‐
ten kinetischen Energie über der Zeit beschreibt. Für die Brennraumkonfiguration mit Vor‐
kammer wurde das Turbulenzmodell um einen Term erweitert, der die Turbulenzprodukti‐
on  in  Folge  von  Überströmvorgängen  beschreibt.  Zur  Abstimmung  des  Turbulenzmodells 
wurden CFD‐Ladungswechselrechnungen durchgeführt und der Einfluss der Turbulenz auf 
den Ablauf der Verbrennung mit Hilfe eines Schirmventils am Motorprüfstand untersucht. 

Die  Flammenfrontfläche wird  beim Modell  für  den  ungeteilten  Brennraum  unter  der  An‐
nahme einer sich hemisphärisch ausbreitenden Flammenfront berechnet.  
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Das Modell für das Vorkammerverfahren betrachtet je eine Verbrennung in Vorkammer und 
Hauptbrennraum. In beiden Systemen wird eine Flammenfrontfläche berechnet. In der Vor‐
kammer  wird  dabei  wie  im  Fall  des  ungeteilten  Brennraums  von  einer  kugelförmigen 
Flammenfrontfläche  ausgegangen.  Im  Hauptbrennraum  wird  berücksichtigt,  dass  die  aus 
der Vorkammer austretenden Fackelstrahlen zu einer Vergrößerung der Flammenfrontflä‐
che beitragen. 

Die Validierung der Modelle erfolgte zum einen an Hand von Messungen, die an einem Ein‐
zylinder‐Versuchsmotor durchgeführt wurden.  Zum Einsatz  kam ein MTU‐Motor der Bau‐
reihe 396 mit knapp 4 l Zylindervolumen. Es wurden neben den Betriebsparametern Zünd‐
zeitpunkt,  Verbrennungsluftverhältnis,  Ladedruck,  Ladelufttemperatur,  Drehzahl,  Auflade‐
wirkungsgrad und Brenngaszusammensetzung auch die Motorparameter Verdichtungsver‐
hältnis  und  Drall  intensiv  untersucht.  Zum  anderen  wurden  von  einem  Industriepartner 
Messdaten zur Verfügung gestellt, die an einem Vollmotor mit 38 l Zylindervolumen erfasst 
wurden.  

Die Modelle wurden  sowohl  in  die  lehrstuhleigene Prozessrechnung  cDyn  als  auch  in  das 
Zylindermodul  der  FVV  eingebunden.  Somit  stehen  die  fertigen  Programme wie  auch  der 
Quellcode einem großen Benutzerkreis zur Verfügung. Die erstellten Verbrennungsmodelle 
gliedern  sich  in die modularen Strukturen der  cDyn und des FVV‐Zylindermoduls ein und 
sind somit  leicht erweiterbar. Dies gilt sowohl  für den Aufbau  von Vollmotormodellen mit 
Aufladung, Ladeluftkühlung und Abgasrückführung als auch für die Erweiterung der Model‐
le  selbst.  So wurde  darauf  geachtet,  dass  die  Struktur  der Modelle  eine  Erweiterung  hin‐
sichtlich anderer Brennverfahren erlaubt.  Insbesondere gilt  dies  für das Dieselzündstrahl‐
verfahren,  das  unter  anderem  die  Berücksichtigung  eines  zweiten  Kraftstoffes  erfordert, 
und  das Miller‐Atkinson‐Verfahren mit  extremen  Steuerzeiten  und  damit  neuen  Anforde‐
rungen  an  das  Turbulenzmodell,  mit  deren  Modellierung  im  Rahmen  von  FVV‐Projekten 
bereits begonnen wurde. 

Für  Anwender  aus  der  Industrie  stehen mit  diesen  phänomenologischen Modellen Werk‐
zeuge zur Verfügung, die viele physikalische und chemische Vorgänge abbilden, einen wei‐
ten  Gültigkeitsbereich  besitzen  und  dennoch  nur  kurze  Einarbeitungs‐  und  Rechenzeiten 
erfordern. 
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