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1 Einleitung 1

1 Einleitung

In den letzten Jahren hat die Bedeutung von Gas als Energietrager kontinuierlich zugenom-
men. Es werden sowohl im stationdren Bereich als Generatorantrieb zur Stromerzeugung
oder in Kraft-Warme-Kopplungs-Anlagen wie auch im mobilen Bereich in Fahrzeugen und
Schiffen immer mehr Gasmotoren eingesetzt. Dies liegt vor allem an der immer besseren
Verfligbarkeit, der hohen Wirtschaftlichkeit und am giinstigen Emissionsverhalten von Gas.
Unter dem Aspekt der Emissionen ergeben sich gerade beim CO»-Ausstof deutliche Vorteile
von Gas gegeniiber den fliissigen Kraftstoffen, weil auf den Heizwert bezogen weniger Koh-
lenstoffatome in den Kraftstoffmolekiilen enthalten sind. Zur Reduzierung der CO--
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 fiir Gasmotoren giinstigen Marktperspektiven haben die Entwicklungsakti-
vitaten 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 Vertraglichkeit unterschiedlicher Gasqualitdten erzielt.

Nachdem die Entwicklungsziele immer anspruchsvoller werden und gleichzeitig ein hoher
Kostendruck sowohl auf die Entwicklungs- als auch auf die Produktkosten besteht, ist eine
Ausschopfung aller technischen Mdglichkeiten bei der Entwicklung von Gasmotoren ein

entscheidender Erfolgsfaktor.

Hinsichtlich hoher Leistungsausbeute bei geringstmoglicher 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 mogliche Betriebsfenster mit zunehmender Leistungsausbeute immer kleiner

wird.

Fiir die Brennverfahrensentwicklung werden neben umfangreichen experimentellen Unter-
suchungen in zunehmendem Maf3 theoretische Werkzeuge eingesetzt. Mit Hilfe der Prozess-

rechnung ist es moglich, das Betriebsverhalten eines Gasmotors und dessen Innenvorgange
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bereits in der Konzeptphase zu analysieren. Hier entsteht eine hohe Kosten- und Zeiter-

sparnis, da ohne Experiment eine Optimierung des Arbeitsprozesses ermoglicht wird.

1.1 Zielsetzung

Eine der wichtigsten Voraussetzungen fiir eine aussagekraftige 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 fiir die beiden am weitesten verbreiteten Brennverfah-
ren fiir Industrie-Gasmotoren erarbeitet werden, die auf phianomenologischen Ansitzen
beruhen. So wird einerseits ein weiter Giiltigkeitsbereich gewahrleistet und andererseits
das Verstandnis fiir das Zusammenspiel der komplexen innermotorischen Vorgange vertieft,
da die hinter der Verbrennung stehenden physikalischen und chemischen Vorgange detail-

liert abgebildet werden.

Die Modelle berticksichtigen neben den Betriebsparametern Verbrennungsluftverhaltnis,
Zindzeitpunkt, Drehzahl, Ladedruck und Ladelufttemperatur auch den Einfluss der Motor-
parameter Verdichtungsverhaltnis 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 wahrend

des Betriebs stark schwanken kann (Schollmeyer, 1996).

© X
M

Bild 1.1: Schematische Darstellung des Brennverfahrens mit Direkt-
ziindung im ungeteilten Brennraum (links) und des Vorkam-
merkonzepts mit Ziindkerze in der mit Brenngas gespiilten
Vorkammer (rechts)

L/




1 Einleitung 3

Entsprechend diesen Anforderungen sollten zwei Verbrennungsmodelle erstellt werden.
Das erste Modell soll die ottomotorische Verbrennung in ungeteilten Brennrdumen be-
schreiben. Dazu wird in einem zweizonigen Brennraum die Entflammungsphase und die
Hauptverbrennung modelliert. Zur Modellierung der Hauptverbrennung wird die Annahme
einer hemispharischen 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. Fiir Vorkammer
und Hauptbrennraum wird dazu je ein thermodynamisches System eingefiihrt, die beide
wiederum zweizonig sind. Diese Betrachtungsweise erlaubt es, neben dem Ladungswechsel
im Hauptbrennraum auch den Ladungswechsel der Vorkammer abzubilden. So kénnen die
Massenstrome zwischen Hauptbrennraum und Vorkammer ebenso berticksichtigt werden
wie auch eine gegebenenfalls vorhandene Vorkammergaseinblasung. Das fiir die Verbren-
nung sehr wichtige Verbrennungsluftverhaltnis in der Vorkammer, das sich wéahrend der
Gaseinblasung und wahrend der Kompression permanent verdndert, wird somit realitats-
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 Uberstrombohrungen erreicht. Dann
wird zunichst von einer Verbrennung ausgegangen, deren Flammenfront von den Uber-
stromvorgédngen gepragt ist und eine entsprechende keulenférmige Struktur aufweist. Diese
fackeldominierte Phase geht in eine Phase mit hemispharischer Flammenausbreitung iiber.
So werden vier Effekte berticksichtigt, die zu der fiir Vorkammermotoren charakteristischen
Uberhdhung im Brennverlauf zu Brennbeginn fiihren: die meist fette und damit schnelle
Verbrennung in der Vorkammer, die Vergréfierung der Flammenfrontfliche in Folge der
ausstromenden Fackeln, die Turbulenz in Folge der Uberstrémvorgéinge und schlieflich das
vom iiberstromenden Massenstrom hervorgerufene Entrainment von Unverbranntem in die

brennenden Fackelstrahlen.

1.2 Vorgehensweise

Zur effizienten Erstellung der Verbrennungsmodelle wurde folgendes Vorgehen gewahlt:
Zunachst wurde der Motorpriifstand und die zugehorige 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 durchgefiihrt. Die Messung des Drallniveaus, das tliber die
Stellung der Schirmventile beeinflusst werden kann, erfolgte an einem Tippelmann
Drallpriifstand. Zum anderen wurden die am Drallpriifstand ermittelten Ergebnisse mit Hil-
fe von CFD-Simulationen nachgerechnet. Darauf aufbauend wurden CFD-Ladungswechsel-
rechnungen durchgefiihrt, um die innermotorischen Stromungsvorginge analysieren zu
konnen. Im Bereich des Teilmodells zur Berechnung der laminaren Brenngeschwindigkeit

kam das Reaktionskinetik-Programmpaket Chemkin zum Einsatz.

Nachdem das Modell fiir den ungeteilten Brennraum weitgehend fertiggestellt war, wurde
das Modell fiir 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 Priifstandsaufbau, die verwendeten Simulationswerkzeuge und die
Grundlagen fiir die Teilmodelle zur Berechnung der Brenngeschwindigkeit und der Turbu-
lenz sowie der thermodynamischen Grundlagen einer zweizonigen Prozessrechnung vorge-
stellt. Anschliefdend wird in Kapitel 4 der prinzipielle Aufbau des Verbrennungsmodells er-
lautert. 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-

tat der Modelle anhand von Messungs-Rechnungsvergleichen belegt.
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2.1 Wirkungsgradsteigerung durch Abmagerung

Die meisten stationdren Gasmotoren werden heute homogen und mager betrieben. Einer
der Hauptgriinde hierfiir ist der giinstige Hochdruckwirkungsgrad. Dies lasst sich an Hand
des Gleichraumprozesses, der als Vergleichsprozess flir ottomotorische Verbrennungen
herangezogen werden kann, anschaulich darstellen. Der theoretische Wirkungsgrad n des
Gleichraumprozesses hangt nur vom Verdichtungsverhidltnis € und vom Isentropen-

exponenten k ab:

(2.1)

Das maximale Verdichtungsverhaltnis ist durch das Klopfverhalten bei Volllast begrenzt und

der Isentropenexponent hiangt von der Ladungszusammensetzung ab.

Bei realen Methan-Luft-Gemischen bewegt sich der liber das Arbeitsspiel gemittelte Isen-
tropenexponent in einem Bereich von k = 1.32 bei stochiometrischen Gemischen bis hin zu
k=1.38 bei mageren Verbrennungsluftverhaltnissen von A=2 (Klimstra, 2007; Ceviz,
2005). In Bild 1 ist der Verlauf des Isentropenexponenten iiber ein Arbeitsspiel fiir Methan-
Luft-Gemische mit unterschiedlichen Verbrennungsluftverhaltnissen aufgetragen (Bild 2.1
links). Es ist deutlich zu erkennen, dass bei grofderen Verbrennungsluftverhaltnissen der
Isentropenexponent hoher ist. Zudem ist der Isentropenexponent bei niedrigeren Tempera-
turen hoher, so dass auch die niedrigeren Prozesstemperaturen bei magerer Verbrennung

zu einem hoheren Isentropenexponenten fiihren (Bild 2.1 rechts).
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Bild 2.1: Isentropenexponent von Methan-Luft-Gemischen iiber

einem Arbeitsspiel (links) und iiber 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 ho-
herem Isentropenexponent auch der Wirkungsgrad hoher ist (Kettner, 2006). Bei einem
Verdichtungsverhaltnis von € = 10 betrdgt der Gleichraumwirkungsgrad der Mischung mit
einem Verbrennungsluftverhaltnis von A = 1.5 ca. 54 % und bei der starker abgemagerten
Mischung (A = 2.5) ca. 56 % (Bild 2.2).
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Verdichtungsverhaltnis g [-]

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

Diese Uberlegungen zeigen, dass sich durch Abmagern der Zylinderladung der Wirkungs-
grad verbessern lasst. Doch sind dem auch Grenzen gesetzt. So fiihrt das Abmagern zu nied-
rigeren Brenngeschwindigkeiten und damit zu langeren Brenndauern, was einer Wirkungs-
gradsteigerung entgegen wirkt (Schnef3l, 2003). Auflerdem nimmt mit zunehmendem Ver-
brennungsluftverhiltnis die Ziindfahigkeit ab, die Verbrennung wird instabiler und die
Zyklenschwankungen nehmen zu. Zusammen mit Abloschungseffekten an den Brennraum-
wianden bzw. dem vorzeitigen Erléschen der Flamme fiihrt dies zu unvollstdndigen Ver-
brennungen und verursacht neben erh6éhten Kohlenwasserstoff- und Formaldehydemissio-
nen auch Wirkungsgradverluste, da der Heizwert des unverbrannten Kraftstoffs nicht ge-

nutzt wird.
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2.2 Emissionsgrenzwerte fiir Magerkonzept-Gasmotoren

Die Emissionen von Gasmotoren unterliegen je nach Einsatzort unterschiedlichen Abgasge-
setzgebungen. In Deutschland gilt flir stationdre Gasmotorenanlagen die Technische Anlei-
tung zur Reinhaltung der Luft (TA Luft), in der unter anderem der Ausstof von Kohlen-

monoxid, Stickoxiden und Formaldehyd reglementiert ist (BMU, 2002).

Tabelle 2.1: Grenzwerte aus der Technischen Anleitung zur Reinhaltung
der Luft (TA Luft) fiir stationdre Gasmotoren

Gasart Motorart Leistung CO NOx
[MWw]  [mg/my’] [mg/m.3]
Erdgas Magergasmotor 300 500
Sonstige 300 250
Grubengas Magergasmotor 650 500
Sonstige 650 250
Bio-/Kldrgas Zundstrahl <3 2000 1000
23 650 500
Fremdziindung <3 1000 500
>3 650 500
Deponiegas Magergasmotor 650 500
Sonstige 650 250

Die Emissionen hiangen mafdgeblich vom gewahlten Verbrennungsluftverhaltnis ab. In Bild
2.3 sind die Rohemissionen und der Wirkungsgrad eines direktgeziindeten Gasmotors iiber
dem Verbrennungsluftverhaltnis aufgetragen. Zuséatzlich sind im Diagramm links unten die
Emissionen im stochiometrischen Betrieb mit nachgeschaltetem 3-Wege-Katalysator einge-
tragen. Es ist zu erkennen, dass die Emissionen in zwei Bereichen besonders niedrig sind.
Dementsprechend werden zur Erflillung der Abgasgrenzwerte auch zwei Ansatze verfolgt.
Dies sind zum einen stochiometrisch betriebene Otto-Gasmotoren, deren zunichst hohe
Abgasrohemissionen mit einem nachgeschalteten 3-Wege-Katalysator reduziert werden,
und zum anderen Magerkonzept-Gasmotoren, die bei Verbrennungsluftverhiltnissen von

tiber 1.5 betrieben werden und so die Grenzwerte innermotorisch erreichen.
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Bild 2.3: Emissionen und Wirkungsgrad iiber dem Verbrennungsluft-

verhaltnis, exemplarisch fiir einen Deutz MWM Versuchsmotor
G 226-4 bei Betrieb mit Erdgas (n = 1500 min‘1, ZZP 340°KW,
€ =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 moglich. Auch aus diesem Grund werden Industrie-Gasmotoren in der Regel als Ma-
germotoren ausgefiihrt. Dabei stellt der Magerbetrieb bei extrem hohen Verbrennungsluft-
verhdltnissen hinsichtlich des Entflammungs- und Durchbrennverhaltens eine grofde
Herausforderung fiir das Ziind- bzw. Brennverfahren dar (Zacharias, 2001). Ziel bei der
Brennverfahrensentwicklung von Magerkonzept-Gasmotoren ist es, das Einbrechen der
Wirkungsgradkurve in Folge von verschleppter und unvollstindiger Verbrennung mdglichst
weit in den mageren Bereich zu verschieben, um so bei sehr niedrigen Stickoxidrohemissio-
nen den theoretischen Wirkungsgradgewinn so gut wie moglich realisieren zu koénnen.
Demensprechend kommt der Brennverfahrensentwicklung eine grofde 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 fiir Gasmotoren unterscheiden. Bei fremdgeziindeten Gasmotoren erfolgt
die Entflammung in der Regel durch einen Ziindfunken. Da Ziindkerzen einem relativ hohen
Verschleifd unterliegen und die Entflammung nur an dem durch die Einbaulage bestimmten
Ort erlauben, wird derzeit intensiv an alternativen Ziindsystemen wie Laser- oder Mikro-

wellenziindungen gearbeitet.

Die Entflammung kann entweder direkt im Brennraum oder in einer Vorkammer erfolgen.
Bei selbstgeziindeten Gasmotoren wird die Verbrennung entweder durch die Einbringung
eines Brennstoffs mit geeigneten Ziindeigenschaften oder bei homogenen Brennverfahren
durch Kompression ausgelost. In Tabelle 2.1 sind die heute iiblichen Brennverfahren

zusammengestellt.

Tabelle 2.2: Brennverfahren heutiger Gasmotoren (Schnef3l, 2003)

fremdgeziindet selbstgeziindet
ungeteilter direktgeziindete Diesel-Gasmotor
Brennraum Verbrennungskonzepte Gas-Dieselmotor

stochiometrisch / mager homogene Verfahren
geteilter Vorkammerkonzepte Diesel-Gasmotor
Brennraum mit / ohne Brenngasspiilung Pilotgaseinblasung

Im Rahmen dieser Arbeit werden die weit verbreiteten Magerkonzept-Brennverfahren ,Di-
rektziindung im ungeteilten Brennraum“ und ,Vorkammerziindung mit Brenngassptlung“
untersucht (Bild 1.1).

2.3.1 Fremdgeziindete Gasmotoren mit ungeteiltem Brennraum

o Stéchiometrisch betriebene Gasmotoren mit 3-Wege-Katalysator

Im A = 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 kdnnen, muss das Verbrennungsluftverhalt-
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 koénnen. Fiir grofiere 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 Ventilsitzverschleifs mit den

derzeit bekannten Werkstoffen kaum mehr zu beherrschen sind (Athenstaedt, 1993).

° Magerkonzept-Gasmotoren 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 Motorgrofde 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 Verhaltnis von Brennraumoberflache zu Brennraumvolumen kleiner wird, was zwar zu
geringeren Wandwarmeverlusten fiihrt, aber auch entsprechend héhere Brennraumtempe-
raturen nach sich zieht. Daher miissen grofiere Motoren im Vergleich zu kleineren Motoren
weiter abgemagert werden, um gleiche NOx-Emissionen zu erreichen. Damit steigt der
Zindenergiebedarf und die Brenndauern werden wegen der mageren Ladung und zuneh-
menden Brennwege langer. So beschrankt sich der Anwendungsbereich des Brennverfah-
rens mit Zliindkerze im ungeteilten Brennraum auf Motoren mit einem Bohrungsdurchmes-
ser von weniger als ca. 250 mm. Bei grofderen Motoren reicht die iiber die Ziindkerze einge-

brachte Ziindenergie nicht mehr aus, um das Gemisch sicher zu entflammen.
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Gasmotoren- gebaute Vorkammer
ziindkerze mit Hakenkerze

konventionelle Vorkammer-
Hakenkerze kerze mit
Elektrodenkreuz

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

Bei den fremdgeziindeten Motoren mit geteiltem Brennraum wird in einem vom Haupt-

brennraum abgesetzten Bereich fiir besonders giinstige Entflammungsbedingungen gesorgt.

o Fremdgeziindete Motoren mit ungesplilter Vorkammer

Die Vorkammer ist ein vom Hauptbrennraum separierter Bereich, der iber Bohrungen mit
dem Hauptbrennraum verbunden ist. Dadurch sind die Stromungsverhaltnisse am Ziindort
weitgehend von den turbulenten Stromungsvorgdngen im Hauptbrennraum entkoppelt.
Wahrend der Kompression stromt das magere Hauptbrennraumgemisch in die Vorkammer.
Uber die Anzahl und Anordnung der Uberstrémbohrungen kénnen die Strémungsverhalt-
nisse in der Kammer so beeinflusst werden, dass dort fiir die Entflammung optimale Bedin-
gungen herrschen. So kann der Betriebsbereich weiter in Richtung mager verschoben wer-
den. Zudem fiihren die aus der Vorkammer austretenden Fackelstrahlen zu einem Ziindver-
starkungseffekt, der die Hauptbrennraumladung stabil entflammt und einen Betrieb mit
deutlich reduzierten Zyklenschwankungen ermdoglicht (Zacharias, 2001; Beran, 2007). Das
Volumen von ungesptilten Vorkammern liegt im Bereich von ca. 0.5 bis 2 % des Kompres-
sionsvolumens. Die Vorkammer kann entweder als Vorkammerkerze ausgefiihrt sein oder
als gebaute Vorkammer (Bild 2.4). Vorkammerkerzen sind im Prinzip herkémmliche Ziind-
kerzen, bei denen vor den Elektroden eine Kappe aufgeschweifdt ist. Sie stellen die kleinsten
Vorkammern dar. Grofiere Vorkammern sind meist gebaut und die Ziindkerze wird in die

Vorkammer eingeschraubt.

o Fremdgeziindete Motoren mit Brenngas gespiilter Vorkammer

Motoren mit Bohrungsdurchmessern von mehr als etwa 250 mm miissen wegen der hohen
thermischen Belastungen und zur Einhaltung der Emissionsgrenzwerte nach TA Luft bei
hohen Verbrennungsluftverhéltnissen im Bereich von A = 2 betrieben werden. Derart mage-
re Gemische lassen sich mit den oben beschriebenen Verfahren nicht mehr ziinden. Zur Ver-
besserung der Entflammungsbedingungen an der Ziindkerze wird das Gemisch in der Vor-
kammer angefettet. Dazu wird iiber ein Gaseinblaseventil zusatzliches Brenngas in die Vor-
kammer eingebracht. Somit ist eine stabile Entflammung der Vorkammerladung gewahrleis-
tet. Die aus der Vorkammer austretenden Fackelstrahlen ermdéglichen eine sichere Ent-
flammung der Hauptbrennraumladung bis hin zu Verbrennungsluftverhaltnissen von etwa
2.7. Das Volumen von gespiilten Vorkammern liegt im Bereich von 1 bis 4 % des Kompres-
sionsvolumens. Mit grofderen Vorkammern lieféen sich noch magerere Hauptbrennraumla-
dungen entflammen. Allerdings fithren die hohen Verbrennungstemperaturen in der Kam-
mer zusammen mit dem entsprechend grofieren Volumen zu einer Erh6hung der aus der
Vorkammer stammenden Stickoxidemissionen, was den NOx-Senkungseffekt durch Abma-

gerung des Hauptbrennraumes iiberwiegen kann (Athenstaedt, 1993).
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2.3.3 Selbstziindende Verfahren

Im Bereich der selbstziindenden 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 iiber eine Hochdruckein-
blasung kurz vor Brennbeginn in den Brennraum eingebracht. Zudem gibt es Motoren, bei
denen ein zweiter Kraftstoff mit definierten Ziindeigenschaften eingebracht wird (Kogler,
2007).

Am Markt ist derzeit vor allem das Diesel-Ziindstrahlverfahren 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-
erhohung aufgrund der Kompression selbst entziindet und so das Luft-Gas-Gemisch ent-
flammt. Dabei wird {iber das Ziinddl typischerweise etwa 1 % der zugefiihrten Energiemen-
ge eingebracht. Mit diesem Verfahren lassen sich selbst extrem magere und inertgashaltige
Brenngase sicher entflammen, da liber den Dieselziindstrahl eine um mehrere Zehnerpoten-
zen hohere Ziindenergie eingebracht wird. Daher eignet sich dieses Verfahren vor allem fiir
sehr grofie Motoren mit Bohrungen von tiber 200 bis 250 mm und fiir die energetische Nut-

zung von Schwachgasen (Schiffgens, 1997).

Eine weitere Variante des selbstziindenden Verfahrens ist das PGI-Brennverfahren (Perfor-
mance Gas Injection). Bei diesem befindet sich in der Vorkammer ein Gliihstift, auf den zur
Einleitung der Verbrennung iiber ein Hochdruckventil Brenngas geblasen wird. So werden
um den Gliihstift durch die lokale Anfettung gilinstige Ziindbedingungen geschaffen und das
Gemisch beginnt von dort aus zu brennen. Im Vergleich zum Dieselziindstrahlverfahren
kann die Bereitstellung eines separaten Kraftstoffsystems entfallen (Hanenkamp, 2006;

Huiming, 2007).

Bei den homogenen selbstziindenden 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 dufderst gering, da lokale Spitzentemperaturen, die zu
hohen NOx-Bildungsraten fiihren, 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 Uberblick iiber die derzeit eingesetzten Brennverfahren wird im folgenden
Kapitel ein Uberblick iiber den Stand der Technik im Bereich der Verbrennungsmodelle

gegeben und daraus die Motivation zur Erstellung neuer Verbrennungsmodelle abgeleitet.

2.4 Verbrennungsmodelle

Kernstiick 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 phdnomenologischen Modelle
und die dreidimensionalen Modelle (Boulouchos, 1984). In dieser Reihenfolge nehmen so-
wohl die Modelltiefe, die Komplexitit als auch der Aufwand zur Losung 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 Ansdtzen. Bei den einfachen Einzonen-Modellen erfolgt keine raumliche Auflésung
der Zustandsgrofden Druck, Temperatur und Zusammensetzung. Druck- und Temperatur-
verlauf werden auf Basis der Energieerhaltung, der Kontinuitéitsgleichung und der thermi-
schen Zustandsgleichung fiir die Zylinderladung berechnet. Fiir die Berechnung der energe-
tischen Betriebsgrofien 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 Warmefreisetzung durch die Verbrennung auch bei diesen
Modellen in Form von Ersatzbrennverldufen erfolgt, konnen unter der Annahme einer
homogenen Ladung die zeitlichen Verlaufe von Temperatur und Zusammensetzung fiir jede
Zone separat ermittelt werden. Mit diesen Informationen kann fiir 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 fiir

einen Hochdruckzyklus liegen bei diesen Modellen deutlich unter einer Sekunde.

Um das Betriebsverhalten des Motors in einem weiten Kennfeld vorausberechnen zu kon-
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 Ande-
rung der Vibe-Parameter in Abhdngigkeit von den Betriebsparametern des Motors be-

schrieben wird. Zitzler erstellt nach diesem Vorgehen empirische Verbrennungsmodelle fiir
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Otto-Gasmotoren mit ungeteiltem Brennraum, Otto-Gasmotoren mit Vorkammer und fiir
Diesel-Ziindstrahlmotoren mit ungeteiltem Brennraum auf Basis von Einfach-Vibe-Ersatz-
brennverldufen. Diese Modelle erméglichen die Vorausberechnung der Vibe-Parameter
Brennbeginn gs, Brenndauer ¢gp und Formfaktor m mit Hilfe von Polynomen dritten Gra-
des auf Basis eines gemessenen Betriebspunktes in Abhangigkeit von Ziindzeitpunkt bzw.
Einspritzbeginn, Verbrennungsluftverhaltnis, Ladelufttemperatur, Last und Drehzahl fiir

unterschiedliche Brenngase.

Prager Ubertragt das Vorkammermodell von Zitzler, das fiir Motoren mit Brenngas gespiil-
ter Vorkammer mit Ziindkerze gilt, auf das von MAN Diesel SE entwickelte selbstziindende
PGI-Verfahren (Prager, 2010). Bei diesem Verfahren erfolgt die Entflammung an einem
Glihstift, nachdem in der Vorkammer iiber ein Hochdruck-Gaseinblaseventil lokal angefet-
tet wurde. Das empirisch erstellte Modell beschreibt die Anderung der Vibe-Parameter
ebenfalls in Form von Polynomen, wobei versucht wurde, die Polynome dritten Grades
durch Polynome zweiten Grades oder lineare Zusammenhédnge zu ersetzen. Somit wurde die
Stabilitat des Modells am Rand des Giiltigkeitsbereiches erhoht. Der Fokus bei der Modell-
erstellung lag dabei auf hohen indizierten Mitteldriicken von bis zu 22.4 bar. Da in diesem
Betriebsbereich die Klopf- und Aussetzergrenze sehr eng beieinander liegen, wurde ein Mo-
dell zur Abschatzung dieser beiden Betriebsgrenzen implementiert, das auf dem Vorreak-
tionszustand der Ladung basiert und sich an den Uberlegungen von Franzke orientiert
(Franzke, 1981).

Weil mit Einfach-Vibe-Ersatzbrennverliufen die fiir Vorkammermotoren typische Uberho-
hung des Brennverlaufes zu Brennbeginn nicht abgebildet werden kann, erweitert
Bonnevie-Svendsen das Vorkammerverbrennungsmodell von Zitzler und fiihrt einen Dop-
pel-Vibe-Ersatzbrennverlauf ein (Bonnevie-Svendsen, 2009). Dabei beschreibt der erste
Vibe-Parameter-Satz die durch die Vorkammerverbrennung ausgeldste Warmefreisetzung
und der zweite die Hauptverbrennung. Um die Skalierbarkeit des Modells hinsichtlich un-
terschiedlicher Hubrdume zu verbessern, wurde die Abhdngigkeit von der Drehzahl durch
eine Abhdngigkeit 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
beriicksichtigen. So konnte das Extrapolationsverhalten im Vergleich zu einem Polynoman-

satz verbessert werden.

Flieflen in ein Verbrennungsmodell die physikalisch-chemischen Zusammenhinge noch
detaillierter ein, so gelangt man zur nachst komplexeren Modellkategorie, zu den phianome-

nologischen Modellen.
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2.4.2 Phinomenologische Modellierung

Als phanomenologische Modelle bezeichnet man Berechnungsmodelle, die die Verbrennung
in Abhéngigkeit charakteristischer physikalischer und chemischer Phdnomene wie - im Fall
von Ottomotoren - Zindung, laminare Brenngeschwindigkeit, Turbulenzintensitat und
Flammenausbreitung vorausberechnen konnen. Oft wird dabei der Brennraum raumlich in
mehrere Zonen unterschiedlicher Temperatur und Zusammensetzung aufgeteilt. Daher
spricht man auch von quasi-dimensionalen Modellen. Auf eine explizite Losung des turbu-
lenten dreidimensionalen Stromungsfeldes wird bewusst verzichtet, um die Rechenzeiten

fiir einen Hochdruckzyklus im Bereich von Sekunden zu halten.

Zur Vorausberechnung der Warmefreisetzung in vorgemischten, turbulenten Brennrdaumen
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 Turbulenzintensitit. Eine charakteristische Zeitskala, gebildet aus dem Verhalt-
nis eines integralen Langenmafes zur laminaren Brenngeschwindigkeit, bestimmt schlief3-
lich den aktuellen Massenumsatz als Funktion der bislang von der fortschreitenden Flam-
menfront erfassten Masse abziiglich der bereits verbrannten Masse. Die Oberfliche der
Flammenfront wird dabei als hemispharisch angenommen und in Abhangigkeit 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 Flammenfrontfliche wird vorge-
schlagen, die Ziindkerze ggf. abweichend von der tatsdchlichen Lage leicht exzentrisch an-
zunehmen. So wird die Ausbrandphase gut abgebildet, da die Flammenfront beim Erreichen

der Zylinderwand nicht am gesamten Biichsenumfang gleichzeitig erlischt.

Koch modelliert die vorgemischte, homogene Verbrennung ahnlich, verzichtet jedoch auf
die Einfiihrung einer endlichen Flammenzone und bestimmt die Flammenfrontflache nicht
abhingig von der Brennraumgeometrie, sondern in Form einer Riickwartsrechnung (Koch,
2002). Dazu werden die die Verbrennung beschreibenden Differenzialgleichungen so umge-
stellt, dass bei bekanntem Druck- und Brennverlauf die Flammenfrontflaiche berechnet wer-
den kann. Fiir weitere Vorwartsrechnungen wird dann die so ermittelte Flammenfrontfla-
che verwendet. Limmle entwickelt das Modell weiter (Laimmle, 2005) und erganzt 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 geziin-
deten Gasmotors (Chmela, 2006; Schlick, 2009; Jobst, 2005). Die Modellierung des Ziindver-
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 iibersteigt. Auf Grund des starken Einflusses der Turbulenzdichte auf
die Brennrate wird auf die Theorie der turbulenten Verbrennung von Magnussen
(Magnussen, 1976) zuriickgegriffen. Das Modell beriicksichtigt eine tatsachliche 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.

Fiir grofle 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 fiir Vorkammer und Hauptbrennraum getrennt
beschrieben. In der Vorkammer wird der Ziindverzug wie im Modell fiir ungeteilte Brenn-
rdume (Chmela, 2006) berechnet. Die Verbrennung im Hauptbrennraum beginnt, wenn die

Flammenfront die Uberstrombohrungen erreicht.

2.4.3 Dreidimensionale Modellierung

Die dreidimensionalen Modelle ermdéglichen die raumliche und zeitliche Betrachtung von
relevanten Grofien des Stromungsfeldes. Sie unterscheiden sich von den phdnomenologi-
schen Modellen dadurch, dass das turbulente Stromungsfeld explizit angesetzt und geldst

wird. Dazu stehen unterschiedliche Methoden zur Verfiigung.

Bei direkten numerischen Simulationen (DNS) wird das Stréomungsfeld raumlich und zeit-
lich vollstidndig aufgelost. Dies ist bei turbulenten Stromungen ein betrachtlicher Aufwand,
so dass derzeit nicht abzusehen ist, wann dieses Verfahren fiir innermotorische Prozesse

angewendet werden kann (Pischinger, 2002).

Im Rahmen von Grobstruktursimulationen (Large Eddy Simulation, LES) wird das Stro-
mungsfeld nur soweit diskretisiert, dass grofe Wirbelstrukturen direkt aufgel6st werden
und kleine Strukturen iiber Modelle abgebildet werden. Der Rechenaufwand fiir derartige
Simulationen ist zwar betrachtlich, aber die Berechnung innermotorischer Vorgange ist

prinzipiell moglich (Pischinger, 2002).

Reduziert man den Detaillierungsgrad weiter, so kommt man zu den statistischen Berech-

nungsansdtzen (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 Losung der
Gleichungssysteme muss die Turbulenz modelliert werden. Je nach verwendetem Pro-
grammpaket kann neben der Stromung auch die Strahlausbreitung, Verdampfung, Verbren-
nung und Schadstoffbildung betrachtet werden. Der Rechenaufwand fiir dieses Verfahren ist
mit derzeit verfiigbaren Rechnern iiberschaubar, 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 Vorgiange von Vorkammermotoren untersuchen lassen
(Sixel, 2003). Die chemischen Prozesse werden dabei nach dem Magnussen-Modell berech-
net. Allerdings liegen die Rechenzeiten fiir ein Arbeitsspiel auch bei einfacheren
Brennraumtopologien immer noch im Bereich von Stunden bis Tagen, so dass dreidimen-
sionale Simulationen fiir umfangreiche Parametervariationen weniger geeignet sind. Zudem
verlangen diese Modelle detaillierte Eingabe- und Geometriedaten, welche in frithen Ent-

wicklungsstadien eines Motors noch nicht vorliegen.

2.5 Motivation zur Erstellung neuer phinomenologischer

Verbrennungsmodelle

Um aber wahrend des Entwicklungsprozesses trotzdem eine Vorausberechnung des Ar-
beitsprozesses durchfiihren zu kénnen, werden in dieser Arbeit phdnomenologische Ansat-
ze zur Berechnung des Brennverlaufes entwickelt. Die hier erstellten Ansitze ermdoglichen
es, den Brennverlauf von Magerkonzept-Gasmotoren flir die Brennverfahren ,ungeteilter
Brennraum“ und ,Vorkammerziindung” in Abhingigkeit von den Motorparametern wie
Verdichtungsverhaltnis, Drall und Brennraumgeometrie sowie den Betriebsparametern und
der Gasqualitdt vorauszuberechnen. Phanomenologische Verbrennungsmodelle haben sich
im Bereich der Otto- und Dieselmotoren vielfach bewahrt (Blizard, 1974; Hiroyasu, 1974;
Koch, 2002; Kozuch, 2004; Lammle, 2005; Noske, 1988; Stiesch, 2003; Tabaczynski, 1977)

und stellen somit eine Erfolg versprechende Basis fiir diese Arbeit dar.

Die erstellten Verbrennungsmodelle orientieren sich an dem Konzept von Blizard und Keck
(Blizard, 1974), wie es auch von Limmle umgesetzt wurde (Lammle, 2005). Das Turbu-
lenzmodell basiert auf den Ansitzen von Bargende (Bargende, 1991; Grill, 2006b) und wur-
de fiir Vorkammermotoren entsprechend dem Vorschlag von Chmela hinsichtlich der Uber-
stromvorgange erweitert (Chmela, 2007). Die Berechnung der Flammenfrontflache orien-
tiert sich am Vorgehen von Heywood (Heywood, 1988) und beriicksichtigt den Vorschlag
von Bargende und Grill, die Ziindkerze ggf. abweichend von der tatsachlichen Position leicht

auflermittig anzunehmen (Grill, 2006b). Dieses Vorgehen zur Berechnung der Flammenaus-
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breitung wird auf die Besonderheiten von Vorkammerverbrennungen iibertragen. Zur Be-
rechnung der laminaren Brenngeschwindigkeit wird der Polynomansatz von Witt und Grie-
bel (Witt, 2000) aufgegriffen und hinsichtlich der Verwendbarkeit fiir unterschiedliche

Brenngasmischungen erweitert.

Bevor in Kapitel 4 bis 6 die erstellten phanomenologischen Verbrennungsmodelle erldutert
werden, werden nun in Kapitel 3 die experimentellen und theoretischen Untersuchungen
vorgestellt, die zur Erstellung und Validierung der phianomenologischen 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-Motorpriifstand gewonnen, der mit unterschiedlichen Brenngasmischungen betrieben
werden kann. Aus den Messdaten wurden mit Hilfe einer Druckverlaufsanalyse in einem

weitgehend automatisierten Auswertungsprozess Brennverldufe berechnet.

Zur Erstellung, Absicherung, Parametrierung und Validierung der phanomenologischen
Teilmodelle wurden zusatzliche Untersuchungen durchgefiihrt: Zur Bestimmung der Turbu-
lenz, die einen grofden Einfluss auf die turbulente Brenngeschwindigkeit hat, erfolgten ne-
ben Motorversuchen auch CFD-Ladungswechselrechnungen und Drallmessungen an einem
Tippelmann Drallpriifstand. Das Teilmodell zur Berechnung der laminaren Brenngeschwin-

digkeit wurde durch reaktionskinetische Simulationen abgesichert.

In diesem Kapitel werden nun der Motorpriifstand 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. Abschlief3end wird das Vorgehen bei der Drall- und Turbu-
lenzbestimmung mittels Tippelmann Drallpriifstand, CFD-Rechnung und nulldimensionaler

Modellierung erlautert.

3.1 Aufbau des Motorpriifstandes

Die experimentellen Untersuchungen zur Erstellung der phdnomenologischen Modelle wur-
den an einem Einzylinder-Versuchsmotor durchgefiihrt. Zum Einsatz kam ein auf Gasbetrieb
umgeriisteter MTU-Motor der Baureihe 396, der sowohl als Otto-Gasmotor mit Direktziin-

dung als auch mit Brenngas gespiilter Vorkammer betrieben werden kann (Tabelle 3.1).
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Tabelle 3.1: Technische Daten des Versuchsmotors

Typ MTU 396, Einzylinder Viertakt,
4 Ventile, Gemisch ansaugend
Brennverfahren mit Ziindkerze im ungeteilten Brennraum oder
mit Ziindkerze in Brenngas gespiilter Vorkammer
Hub s =185 mm
Bohrung D =165 mm
Verdichtungsverhiltnis €=10.65...12.05
max. Ziinddruck Pmax = 150 bar
Drehzahl Nmax = 1800 min-!
Drall Schirmventil im Fiillkanal (optional)
Massenausgleich 1. und 2. Ordnung
Kithlwasser- und Pumpen extern angetrieben,
Olkreislauf Temperaturen elektronisch geregelt
Aufladung externer Schraubenkompressor,

max. Ladeluftkapazitat: 930 kg/h, prmax = 6 bar

Gasversorgung einlasskanalnahe getaktete Gaseinblasung oder
Homogenisierer mit nachgeschaltetem Behalter

Ziindung Jenbacher IC 920 mit 900 m] Ziindenergie

Die vier Ventile stehen senkrecht, so dass der Brennraum ein flaches Brennraumdach be-
sitzt. Fiir die hier gezeigten Untersuchungen kam eine omegaférmige Kolbenmulde zum
Einsatz (Bild 3.1). Uber Distanzscheiben zwischen Kolbenoberteil und Kolbenunterteil kann

das Verdichtungsverhaltnis € zwischen 10.65 und 12.05 verandert werden.

Bild 3.1: Kolbenoberteil mit omegaformiger Mulde

Das Brenngas kann entweder iiber ein getaktetes Gaseinblaseventil, das nahe am Einlass-

kanal sitzt, oder kontinuierlich iiber 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 Einlassbehélter mit einem Volumen von 40 1, der die Amplitude der Druckschwin-

gungen in der Ladeluftleitung dampft.

Der Abgasgegendruck und damit der Aufladewirkungsgrad wird {iber eine Abgasdrossel
eingestellt, die nach einem Auslassbehélter mit einem Volumen von 151 angebracht ist. So

ergibt sich ein vollmotordhnlicher Abgasgegendruckverlauf und Ladungswechsel.

Der Motor ist mit den fiir thermodynamische Analysen iiblichen Messstellen versehen (Bild
3.2). Der Ladedruck (Kistler 4075), der Zylinderdruck (Kistler 7061), der Abgasgegendruck
(Kistler 7001A), das Ziindsignal und die Ansteuerung der Gaseinblasung wurden °KW-
aufgelost 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.

konditionierte
Ladeluft

Drosselklappe

Schalldampfer

Homogenisierer

Sicherheits-
ventil

getaktetes
Gaseinblase-
ventil

Auslass-

Berstscheibe behalter

Kompensator

Abgas-
drossel

Einlassbehalter

Tas Pas Pa(@)
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Bild 3.2: Schematischer Priifstandsaufbau mit Lage der Messstellen
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Zu Beginn des Projektes wurde fiir das Brennverfahren mit ungeteiltem Brennraum eine
einfache Hakenzilindkerze mit drei Elektroden und 0.9 mm Elektrodenabstand verwendet
(Bild 3.3 links). Bei hohen Lasten und hohen Drallzahlen zeigte sich jedoch, dass diese
Zindkerze nicht geeignet ist, um die Ladung unter diesen Bedingungen sicher zu entflam-
men. Daher wurde auf eine spezielle Gasmotorenkerze von GE Jenbacher gewechselt, die
einen Elektrodenabstand von 0.3 mm besitzt. Mit dieser Ziindkerze ist hinsichtlich Last und

Drall ein grofierer Betriebsbereich fahrbar.

Bild 3.3: Hakenkerze (links), Gasmotorenziindkerze mit massiver
Mittelelektrode (mitte) und Vorkammer mit Brenngasspiilung,
Wasserkiihlung und Thermoelementen (rechts - hier mit 4
Uberstrombohrungen, fiir die spiter gezeigten Messungen
kam eine Vorkammer mit 6 Bohrungen zum Einsatz)

Fiir die Vorkammermessungen wurde eine Vorkammer verwendet, die von der Firma Multi-
torch Spark Plugs zur Verfligung gestellt wurde (Bild 3.3 rechts, Tabelle 2.1). Diese Vor-
kammer kann tiber ein Kapillarrohr und ein aktives Ventil mit Brenngas gespiilt werden.
Der maximal bereitstehende Brenngasdruck zur Vorkammerspiilung betrdgt 8 bar. Daher
muss die Spiilung in der Zeit zwischen Auslass 6ffnet und dem Beginn der Kompression
stattfinden. Mit zwei Thermoelementen wird die Temperatur der Kammer und des Kapillar-

rohrs tiberwacht.
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Tabelle 3.2: Technische Daten der Vorkammer

Typ Brenngas gespiilte Vorkammer
Brenngasspiilung aktives Ventil, max. Spiilgasdruck 8 bar
Volumen 7 cm3 (2 % des Kompressionsvolumens)
Anzahl der Uberstrombohrungen 6

Durchmesser der Uberstrombohrungen 2.4 mm

Kegelwinkel 156°

Die Vorkammer verfiigt liber eine eigene Wasserkiihlung, um unkontrollierte Glithziindun-
gen zu vermeiden. Der Ziindfunke springt im oberen Drittel der Vorkammer von den nach

unten abgewinkelten Enden des Elektrodenkreuzes auf die Aufdenwand iiber (Bild 3.4).

i Gasversorgung
Kihlkanal
Elektrodenkreuz
—— 24
i
156°
Bild 3.4: Skizze der Vorkammer mit Brenngasspiilung, Wasserkiihlung,

Elektrodenkreuz und 6 Uberstrémbohrungen

3.2 Gasversorgungsanlage und untersuchte Brenngase

Die regional unterschiedliche Zusammensetzung von Erdgas sowie die Zumischung von
Propan und Butan durch die Gasversorger zur Spitzenlastdeckung fithren 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 verandert (Christoph, 1972; Schollmeyer,
1996; Zeilinger, 2003). Das zunehmende Umweltbewusstsein und steigende Energiepreise
erfordern tiber 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 fiir Brenngase aus diesen Berei-
chen werden zwei Biogase mit unterschiedlichem CO»-Anteil, ein Erdgas mit hohem Inert-
gasanteil und eine synthesegasidhnliche Mischung aus Wasserstoff, Stickstoff und Methan

untersucht (Tabelle 3.3).

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

Zusammen-
setzung Heizwert
[vol.-%] [grav.-%] H, [M]/kg]
Erdgas, MZ 95 100% EG 100% EG 49.2
(» 98% CH4)
Erdgas, MZ 75 94% EG 85% EG 48.8
6% C3Hs 15% C3Hs
Erdgas, MZ 60 86% EG 69% EG 48.3
14% CsHs 31% C3Hs
Erdgas, MZ 50 75% EG 52% EG 47.8
25% C3Hg 48% C3Hs
Erdgas mit hohem 30% EG 20% EG 9.9
Inertgasanteil 70% N 80% N
Biogas 1 70% EG 47% EG 23.1
30% CO- 53% CO2
Biogas 2 50% EG 27% EG 13.5
50% CO2 73% CO;
Synthesegas 20% EG 32% EG 30.4
60% H: 12% H»

20% N 56% N>
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Die Mischgase werden mit einem Gasmischer vor Ort aus den in der Tabelle aufgefiihrten
Einzelkomponenten gemischt. In Bild 3.5 ist der Aufbau der Gasversorgung skizziert. Das
Erdgas wird aus dem Versorgungsnetz der Stadtwerke Miinchen entnommen, die restlichen
Gase werden in Flaschen bereitgestellt. Zur Messung der Gasmassenstrome 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. Druckerhéhungsanlagen auf 10 bar gebracht. Das Mischgas
wird in einem Pufferbehalter zwischengespeichert und daraus dem Priifstand zugefiihrt.
Alternativ kann der Priifstand auch liber eine Bypass-Leitung mit Erdgas betrieben werden.
So kann in Kkritischen Situationen iiber ein Umschaltventil schnell auf Erdgasbetrieb ge-
wechselt werden. Am Priifstand wird mit Hilfe eines elektro-pneumatischen Druckreglers
ein konstanter Differenzdruck zwischen Saugrohr und Brenngasversorgung eingestellt.
Wird die Vorkammer mit Brenngas gespiilt, so kommt ein weiterer Zweig der Gasversor-
gung zum Einsatz, der in Bild 3.5 blau gekennzeichnet ist. Uber diesen Zweig kann mit einem
auf einer Waage liegenden Druckbehélter der Gasmassenstrom der Vorkammerspiilung
ermittelt werden und tber einen nachgeschalteten Druckminderer der Spiildruck unabhéan-

gig vom Gasdruck der Saugrohrgaseinblasung eingestellt werden.

Gasversorgung
Vorkammer
Brenngas
Puffertank
p =9 bar
Gasmischer —
®' ®4 (Zf ®’ _J Waage
: 7
- Prifstand
Bypass- MTU 396
w ﬂ, Leitung
Massen_ Gasheizer
strom-
messung
[] Kompressor
CO, N, Flissig- H, Hochdruck- Erdgas-
gastank speicher versorgungs-
C:H, Erdgas 250 bar leitung

P..= 50 mbarl

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 Prifstand gewonnene Indizierdaten mit Hilfe einer
Druckverlaufsanalyse (DVA) ausgewertet und zum anderen Verbrennungsmodelle fiir eine
Arbeitsprozessrechnung (APR) erstellt. In beiden Fallen 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 Massenstréome iiber die Systemgren-
ze hinweg in das System hinein oder hinaus. Gleiches gilt fiir die Wandwarmestréme und die
Volumenanderungsarbeit des Kolbens (Bild 3.6). Es wird die Annahme getroffen, dass inner-

halb des Systems Brennraum an allen Orten der gleiche Druck herrscht.

dQ,—

dmg,

{ p!Tuwmuv!Vuv n dQW,uv__’
v dw

e

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 Zustandsgrofden iiber die einzelnen Zonen der extensiven Zustands-
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grofie des Systems entsprechen. Das heifdt, dass jedem Bereich eines Systems eine Zone zu-

geordnet sein muss und dass sich Zonen nicht iiberlagern diirfen (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 haufig zweizonig betrachtet und es wird
zwischen einer kalten, unverbrannten Zone und einer heifien, verbrannten Zone unter-
schieden (Bild 3.6).

3.3.1 Arbeitsprozessrechnung

Mit Hilfe der Arbeitsprozessrechnung kénnen Grofien wie Leistung, Verbrauch, Driicke,
Temperaturen oder Abgasemissionen ermittelt werden, ohne Messungen am real existie-
renden Motor durchzufithren. So kann der Entwicklungsprozess sehr effizient gestaltet
werden, da schon in friithen Konzeptphasen wichtige Eckdaten des Motors abgeschétzt wer-
den konnen und in spateren Entwicklungsphasen die Anzahl von Versuchsreihen reduziert

und Iterationsschleifen vermieden werden kénnen.

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

men - Vorkammer und Hauptbrennraum - notwendig.

Im Folgenden werden nun die Gleichungen fiir 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
Pvk * VWikuw = Mykww * Rvkuw * Tvkuw (3.1)

Pvk * Vwkw = Myky * Rykw " Tykw (3.2)
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Hauptbrennraum
PuBR * VuBrRuv = MuBrw * Rusruv * THBRUY (3.3)
Pubr * Vusry = Mupry * Rupryv * Tuerv (3.4)
Massenbilanz:
Vorkammer
diK,uv - _ diK,uerbr _ dmﬁ,uu + depulgas (3.5)
de do do do
diK,v — diK,verbr _ dmzi,u (3.6)
do de de
Hauptbrennraum
dm dm dm;
HBR,v - _ HBR,verbr + u,uv (3.7)
de de de
dm dm dm;
HBR,v — HBR,verbr + u,v [3.8)

do do de

In den Gleichungen zur Massenbilanz sind die Verbrennungsmassenstrome mit dem Index
»verbr” gekennzeichnet. Sie werden dem Unverbrannten entnommen und dem Verbrannten
des jeweiligen Systems zugefiihrt, wobei mit dem Zonenwechsel die Energiefreisetzung
stattfindet. Auf Grund der zweizonigen Betrachtung muss stets beriicksichtigt werden, wel-
che Zonen von Vorkammer und Hauptbrennraum in Folge der Uberstromvorginge mit-
einander Masse austauschen (dmjy). Im hier erstellten Verbrennungsmodell wird angenom-
men, dass wihrend des Ladungswechsels und der Kompression bis zu dem Zeitpunkt, an
dem die Flammenfront der Vorkammer die Uberstréombohrungen erreicht, die unverbrann-
ten Zonen Masse austauschen. Ab dem Zeitpunkt, an dem die Flamme die Uberstréomboh-
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 dmyg, ein. Wird die Vorkammer mit Brenngas gespiilt, so wird der entspre-
chende Massenstrom dmspiigas dem Unverbrannten der Vorkammer zugefiihrt. Die Blowby-

Verluste (dmgg) konnen hier vernachlassigt werden (Pischinger, 1989).
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Energiebilanz:

Als weitere Gleichung muss in jeder Zone eines Systems der erste Hauptsatz der Thermody-

namik erfiillt sein. Dieser kann wie folgt in allgemeiner Form geschrieben werden:

d
Ciiw(;t d?p“ d;:lo” (hy + eq) = Z—Z + Zij’ (3.9)
N H v v A S p—

iiber die Systemgrenzen Anderung der im System

transportierte Energien gespeicherten Energien
mit:
dW; technische Arbeit
dQyu Wairmestrome / Energiefreisetzung
dm, Massenstrome iiber die Zonengrenze
h, + e. spezifische Enthalpie und spezifische dufdere Energie des Massenstroms dm,
du Anderung der inneren Energie der Zone
dE. Anderung der potentiellen und kinetischen Energie der Zone

Im Allgemeinen werden die dufieren Energien, also die potentielle und kinetische Energie
(Grill, 2006a), ebenso wie die Warmestrome zwischen den Zonen (dQ.-w) vernachlassigt.

Damit vereinfacht sich der erste Hauptsatz der Thermodynamik fiir die jeweiligen Zonen

folgendermafien:
Vorkammer
dUVK,uv _ _ hVK - diK,verbr _ dHﬁ,uv + dHSlegaS _ th,uv (3.10)
do ’ de de do de
dU dm d dH; aw,
VKv _ S VK, verbr + QB,VI( _ u,v + tv (3.11)
de ' de de dp — do
dw, dw,
dabei gilt: o=

de do
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Hauptbrennraum
dUI:lBR,uv - _ dlgt,uv _ dQW,HBR,uv _ hHBR,uv . deBR,verbr + dHﬁ,uv (3'12)
0 @ de de de
dUHBR,v _ th,v _ dQW,HBR,v deBR,verbr + dQB,HBR + dHli,v (3.13)

dp  dg PR —n do de

Fiir die Enthalpieanderung durch die Uberstromvorginge dH; ist analog zu den oben be-
schriebenen iiberstomenden Massen dm; zu beachten, welche Systeme miteinander im Aus-
tausch stehen. Je nachdem, in welchem System der héhere Druck herrscht, dandert sich die

Richtung des Massenstroms dmg. Gasdynamische Effekte werden hier nicht beriicksichtigt.

Der Betrag der Massenstrome zwischen Vorkammer und Hauptbrennraum wird iiber die

Durchflussgleichung berechnet:

2K 2/k (k+1)/k
g = e Ay e - : [(p_2> - (&) ] (3.14)
JR-T; Je—1 |\py P1
. . s P2 D2 .
fir iberkritische Druckverhaltnisse — <|— gilt:
P1 \P1/ it

P2 D2 . P2 2\t

oGl o G

D1 P17/ yrit P17/ krit k+1
mit:
1 Durchflussbeiwert zur Berticksichtigung von Reibung und Strahlkontraktion
Ay geometrischer Uberstrémquerschnitt
p1 hoéherer Druck
p2 niedrigerer Druck
T1 Temperatur auf der Seite des hoheren Drucks

Die Wandwarmestrome 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.

dQuw dt

T = e A (T =T o (3.15)
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Die Aufteilung der Wandwarmeverluste auf die beiden Zonen erfolgt nach Hohlbaum gemaf3

den Massen- und Temperaturverhaltnissen (Merker, 2001):

(3.16)

Eine zentrale Aufgabe der erstellten Verbrennungsmodelle ist es, die Verbrennungsmassen-
strome dmyerr Vvon der unverbrannten in die verbrannte Zone zu beschreiben. Diese Ver-
brennungsmassenstrome werden den Kalorikmodulen der Prozessrechnung tibergeben, die
daraus zum einen die Energiefreisetzung und zum anderen die Anderung der Zusammen-
setzung von den unverbrannten Spezies in die Verbrennungsprodukte berechnen. Die frei-

gesetzte Energie wird dabei vollstandig der verbrannten Zone zugeschlagen.

dQB _ . dmverbr

w = Hgup do (3.17)

In der hier verwendeten Prozessrechnung cDyn kommt das von Grill entwickelte universelle
Kalorikmodul fiir beliebige Kraftstoffe zum Einsatz (Grill, 2006a). Dieses ermdglicht eine
schnelle Berechnung der Stoffkonzentrationen im Rauchgas. Die spezifische Enthalpie und
die individuelle Gaskonstante werden nach einem Komponentenansatz berechnet. Fiir gas-
formige Kraftstoffe kann im Prozessrechenprogramm cDyn auf die explizite Vorgabe des
Heizwertes verzichtet werden; der Heizwert der Ladung Hguy ergibt sich aus den tempera-
turabhéngigen Polynomen zur Beschreibung der Enthalpie, die auch die Standardbildungs-

enthalpien enthalten.

3.3.2 Druckverlaufsanalyse

Zur Auswertung der gemessenen Druckverldufe kam eine einzonige Druckverlaufsanalyse
(DVA) zum Einsatz. Damit kann aus einem gemessenen Druckverlauf unter Verwendung der
oben aufgefiihrten Gleichungen der Brennverlauf dQg 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 aufgeldst, ergibt sich im Fall einer einzonigen Betrachtung fiir ein

thermodynamisches System die Energiebilanz zu:

dQ; dU dQy dv

dp “dgp dgp Py (3:18)

Die so ermittelten Brennverldufe dienen als Basis zur Erstellung und Validierung der pha-

nomenologischen Verbrennungsmodelle.
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Die hier verwendete einzonige Druckverlaufsanalyse fiir 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 heifden verbrannten und einer kalten unverbrannten Zone unterschieden wird.
Da im Magerbetrieb die Temperaturen im Verbrannten 2000 K kaum iiberschreiten, treten
kaum Dissoziationseffekte auf und die Kalorik verhélt sich weitgehend linear, so dass sich
aufgrund der einzonigen Betrachtung nur sehr geringe Fehler ergeben (Grill, 2006a; Merker,
2001). Temperaturen von deutlich iiber 2000 K treten nur wahrend 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 Driicke in
Hauptbrennraum und Vorkammer auf Grund der als Drosselstellen wirkenden Uberstrom-
bohrungen um bis zu 50 bar unterscheiden konnen (Prager, 2010). So fiihrt eine Energie-
freisetzung in der Vorkammer zuniachst zu einer Druckerhéhung in der Vorkammer, die
zeitlich verzogert in Folge der Uberstromenden Enthalpie zu einer Druckerhéhung im
Hauptbrennraum beitragt. Erst diese verzogerte Druckerhdhung wird vom Druckmessquarz
im Hauptbrennraum detektiert und von der Druckverlaufsanalyse als Energiefreisetzung
interpretiert. Dieser systematische Fehler kann durch eine Druckverlaufsanalyse, die zwei
thermodynamische Systeme berticksichtigt, vermieden werden. Allerdings ist hierfiir 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 gewahlt: Der Fehler bei der DVA wird bewusst
in Kauf genommen. Bei den Messungs-Rechnungsvergleichen werden dann die fehlerbehaf-
teten Brennverldaufe aus der DVA einer Ersatzgrofie dQgpva (Gleichung 3.19) aus dem Ver-
brennungsmodell gegeniibergestellt, die genau den oben beschriebenen Fehler berticksich-

tigen.

Dazu werden die Enthalpiestrome der Systeme betrachtet (Bild 3.7). Die auf der Druckmes-
sung im Hauptbrennraum basierende Druckverlaufsanalyse detektiert die Druckdnderung
im Hauptbrennraum auf Grund der durch die Verbrennung im Hauptbrennraum hervorge-
rufenen Enthalpiefreisetzung dQpusr und des iiber die Uberstromdrosseln in den Haupt-
brennraum eintretenden Enthalpiestroms dH;. Die Summe dieser beiden Enthalpiestrome
entspricht dann dem Brennverlauf aus der DVA und ist nicht gleich der Summe der beiden
Enthalpieanderungen 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

A0z _dQs  dH;  dQs  dQs
Ao pys AP g do  dQ e do

(3.19)

Mit Hilfe dieser Vergleichsgrofde dQgpva nach Gleichung 3.19 kénnen dann zur Validierung
der Modelle in Kapitel 6 die Ergebnisse aus der einzonigen Druckverlaufsanalyse fiir ein
thermodynamisches System den simulierten Verldufen aus der Prozessrechnung gegen-

libergestellt werden.

3.4 Reaktionskinetische Berechnung der

Brenngeschwindigkeit

Wie in Kapitel 4 gezeigt werden wird, ist die laminare Brenngeschwindigkeit s, eine wichti-
ge Grofde, um die Verbrennung phinomenologisch beschreiben zu kénnen. Die laminare
Brenngeschwindigkeit der Zylinderladung hingt 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 stationaren Flamme entspricht sie

daher der Anstromgeschwindigkeit des unverbrannten Frischgases.
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Da eine experimentelle Bestimmung der laminaren Brenngeschwindigkeit im motorischen
Temperatur- und Druckbereich sehr aufwéndig ist, wurde im Rahmen dieser Arbeit auf
reaktionskinetische Simulationen zuriickgegriffen. Dazu wurde das Programmpaket Chem-
kin verwendet, mit dem u. a. die Selbstziindzeit, die Dicke der Reaktionszone und die lami-
nare Brenngeschwindigkeit berechnet werden konnen (Turns, 2000). Die Berechnung der
laminaren Brenngeschwindigkeit erfolgt mit dem Modul Premix. Es dient zur Simulation
eindimensionaler, stationérer, vorgemischter Flammen. Auf Basis der Massen-, Energie- und
Speziesbilanzen werden in Abhangigkeit von der Position entlang der Stromungsrichtung
unter anderem Temperatur, Druck, Stromungsgeschwindigkeit, Dichte und Spezieskonzen-
trationen ausgegeben. Das Programm 16st die Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Energie und
Spezies und bertcksichtigt molekulare Transportvorginge 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.

—E
k=A-TP. (—A) 3.20
exp (0 (3.20)

Die empirisch ermittelten Werte fiir 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 fiir die Verbrennung von Methan bzw. Erdgas mit geringen Anteilen an
Ethan und Propan entwickelt wurde. Dieser umfasst 325 Elementarreaktionen zwischen 53
verschiedenen Molekiilen bzw. Atomen. Er wurde an Hand einer Vielzahl von Experimenten
validiert und fiir Driicke von 0.13 bis 10 bar, Temperaturen von 1000 bis 2500 K und Ver-
brennungsluftverhaltnisse von 0.2 bis 10 optimiert. Berechnungen aufderhalb dieses Berei-
ches sind jedoch méglich (Frenklach, 2009).

Da der GRI 3.0 Reaktionsmechanismus im motorischen Druck- und Temperaturbereich
aufderhalb des optimierten Bereichs verwendet wird, wurden die Ergebnisse der Simulatio-
nen fiir Methan-Luft-Gemische der aus der Literatur bekannten Polynomndherung nach
Witt und Griebel mit der Erweiterung nach Liao (Witt, 2000; Lammle, 2005; Liao, 2004)
gegeniibergestellt. In Bild 3.8 ist die gute qualitative Ubereinstimmung zwischen Polynom-

ndherung und Chemkin-Rechnung zu erkennen.
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~___4-—-- I Chemkin GRI3.0

|:|Ansatz nach Liao

s, [m/s]

p [bar] T

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. Fiir fiinf der im Rahmen die-
ser Arbeit untersuchten Gasmischungen ist exemplarisch die Brenngeschwindigkeit s;. bei
einem Verbrennungsluftverhaltnis A von 1.7 iiber Temperatur und Druck aufgetragen. Dabei
ist deutlich zu erkennen, dass alle Gase prinzipiell die gleiche Druck- und Temperaturab-
hangigkeit zeigen: Mit steigender Temperatur nimmt die Brenngeschwindigkeit immer im

gleichen Maf zu und mit steigendem Druck nimmt sie ab.
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: B 100% EG

- [E75% EG + 25% CqHg

: [ 160% H, + 20% EG + 20% N,
-7~ EEEE70% EG + 30% CO,

— M 30% EG + 70% N,

1.2

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 zeitaufwandig und
somit ist eine direkte Einbindung der reaktionskinetischen Brenngeschwindigkeitsberech-
nung in das Verbrennungsmodell nicht zielfiihrend. So dauert die Berechnung fiir einen ein-

zelnen Druck-Temperatur-Verbrennungsluftverhéltnis-Punkt etwa eine Minute.

Daher wurde auf ein Vorgehen mit Polynomansatzen zuriickgegriffen. Dazu wird fiir die
Brenngeschwindigkeit von Methan der Ansatz von Witt und Griebel in der Erweiterung nach
Liao verwendet. Unter Beriicksichtigung der oben erwahnten Erkenntnis, dass der prinzi-
pielle Verlauf aller untersuchten Gasmischungen ahnlich 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 zunachst fiir Methan abge-

stimmt und dann wird fiir jedes weitere Brenngas an einem gemessenen Betriebspunkt der
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Skalierungsfaktor so abgestimmt, dass gemessener Brennverlauf und berechneter Brenn-

verlauf moglichst gut libereinstimmen.

Dieses Vorgehen hat fiir den Anwender den Vorteil, dass er auch mit Brenngasmischungen
rechnen kann, deren Brenngeschwindigkeiten ihm nicht im gesamten Druck-, Temperatur-,
Verbrennungsluftverhéltnis- und Restgasbereich vorliegen. Er muss lediglich einen Skalie-

rungsfaktor abstimmen und das Aufstellen eines Polynoms mit vielen Koeffizienten entféllt.

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 si.
die fiir die Flammenausbreitung relevante turbulente Brenngeschwindigkeit st berechnen
zu konnen, muss die Turbulenzintensitat im Brennraum bekannt sein. Auf den formelmaf3i-
gen Zusammenhang zwischen den beiden Brenngeschwindigkeiten wird in Kapitel 4.3 bei
der Beschreibung der Verbrennungsmodelle eingegangen. An dieser Stelle soll zunachst der
Einfluss der Ladungsbewegung und damit der Einfluss der Turbulenzintensitdt auf den Ab-
lauf der Verbrennung studiert werden. Zur Beeinflussung des Dralls und damit der Turbu-
lenzverhaltnisse im Brennraum, wurde ein Einlassventil des Versuchsmotors durch ein von
aufden verstellbares Schirmventil ersetzt (Bild 3.10). Dabei wird von einem auf dem Ventil-
teller sitzenden Schirm das Einstromen der Ladung in Richtung des Schirms behindert. Um
diese Veranderungen quantifizieren zu kénnen, wurden zum einen Drallmessungen nach

Tippelmann (Tippelmann, 1977) und zum anderen CFD-Rechnungen durchgefiihrt.

Das verwendete Schirmventil hat einen 10 mm hohen Schirm, der in radialer Richtung in
einem Bereich von 120° das Einstromen der Ladung behindert und somit die Hauptein-
stromrichtung beeinflusst. Bei Vorversuchen hat sich gezeigt, dass es zur Einstellung der
Stromungsverhéltnisse glinstig ist, das Schirmventil in den Fiillkanal zu setzen, da dort
durch das Verstellen der Schirmposition der Drall sehr gezielt beeinflusst werden kann. Im
Drallkanal fithrten in einigen Verstellbereichen schon kleine Anderungen in der Schirmstel-
lung zu grofden Verdnderungen der Stromungsverhaltnisse, was eine reproduzierbare Ein-

stellung des Drallniveaus erschwert.
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Bild 3.10: Schirmventile mit von auf3en bedienbarer Verstelleinrichtung

3.5.1 Messprinzip und Messergebnisse

Fir die Drallmessungen wurde ein nach dem Tippelmann-Prinzip arbeitender Drallpriif-
stand mit einem Stromungsgleichrichter verwendet (Bild 3.11). Bei diesem Verfahren wird
im stationdren Blaseversuch der Einlasskanal und die Zylinderbiichse durchstromt. Die
drallbehaftete Stromung wird von einem Stroémungsgleichrichter in axiale Richtung umge-

lenkt. Dabei dndert sich der Drehimpuls der Stromung.
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Diese Drehimpulsanderung I fithrt zu einem Drehmoment M, das sich am Strémungsgleich-

richter abstiitzt und gemessen werden kann.
=M (3.21)

Bei dieser Messung wird neben dem Drehmoment M auch der Massenstrom m in Abhdngig-
keit vom Ventilhub erfasst (Barthelmd, 1977). Der Drall fiir einen bestimmten Ventilhub

wird nach folgender Formel bestimmt (Messergebnisse siehe Bild 3.15):

D =M - Rgzy, % (3.22)

Zur Berechnung der eigentlichen Drallzahl Dy, geht man von der Vorstellung aus, dass wah-
rend des Ansaugvorgangs in einem Zeitraum At eine bestimmte Masse Am in den Brenn-
raum einstromt. Diese Masse bringt einen vom jeweiligen Ventilhub abhiangigen Drehimpuls
[ in den Brennraum ein (Heywood, 1987). Summiert man den eingebrachten Drehimpuls D
tiber die Einlassphase, so erhilt man den Drall Dy, im Brennraum. Die mittlere Drallzahl Dy,

ist somit eine {iber den Ansaugvorgang massenstromgemittelte Kenngrofie:

_XD-m-At

Dm = 5ot (3.23)

Dichte p

Strémungs-
gleichrichter

Drehmoment M

Volumenstrom V

Bild 3.11: Drallmessung nach Tippelmann mit einem
Stromungsgleichrichter (Tippelmann, 1977)



3 Versuchsaufbau und verwendete Simulationswerkzeuge 41

Bild 3.12 zeigt die mittlere Drallzahl Dy, fiir verschiedene Schirmventilstellungen. Zum Ver-
gleich ist das Drallniveau des Serienzylinderkopfes ohne Schirmventil eingetragen. Es ist
deutlich zu erkennen, dass der Drall gegentliber dem Serienstand ohne Schirmventil (hori-
zontale Linie ohne Punkte) je nach Schirmstellung sowohl verstarkt wie auch deutlich ge-

senkt werden kann.

1 -
EE 337° Serienventil
(o —©— Schirmventil
- O
S 67°
£E
‘é 0.6f Schirm-
= stellung
o
8 04rf .l.&a
[ =
B
D_ 0.2}
= 157°
£

0 Il Il Il 'l 'l '}
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Schirmstellung o[°]

Bild 3.12: Ergebnisse der Drallmessung nach Tippelmann iiber der
Schirmstellung a im Vergleich zum Serienventil

3.5.2 Einfluss des Dralls auf den Ablauf der Verbrennung

Nach der Vermessung des Dralls am stationdren Drallpriifstand wurde der mit dem Schirm-
ventil bestiickte Zylinderkopf auf den Versuchsmotor montiert, um den Einfluss der Stro-
mungsverhaltnisse 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 kiirzer als bei den Betriebspunkten mit viel Drall (Serien-
ventil und Schirmstellung 67°). Erst bei extrem hohen Drallzahlen wird bei erh6hten Stro-
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 Brennverlidufe bei unterschiedlichen Drallniveaus

Diese Beobachtung lasst sich folgendermafden erklaren: Die wiahrend des Ansaugens in den
Zylinder eingestromte Ladung bringt Bewegungsenergie mit. Diese Bewegungsenergie fin-
det sich als gerichtete Stromung in Form von Drall und Tumble sowie als ungerichtete
Stromung in Form von Turbulenz im Brennraum wieder. Nimmt man nun an, dass immer in
etwa die gleiche kinetische Energie wahrend 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 Drallstromung bleibt besonders in rotationssymmetrischen Brennrdumen
langer erhalten als der Tumble, da die Tumblewalzen wahrend der Anndherung des Kolbens

an das Brennraumdach zerstort werden und in ungerichtete Turbulenz iibergehen.

Die stabile Drallstromung bleibt bis zur Entflammung weitgehend erhalten, was im Umkehr-
schluss heift, dass entsprechend wenig Turbulenz vorliegt. Der Drall, der eine Festkorper-

rotation um die Zylinderldngsachse darstellt, tragt kaum dazu bei, die Flammenfront zu zer-
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kliiften oder zu zerreifSen und sie damit zu beschleunigen. Daher ist die Brenngeschwindig-

keit verhaltnismaflig gering.

Diese Untersuchungen belegen, dass die Turbulenz einen starken Einfluss auf den Ablauf
der Verbrennung hat und iiber den Drall nur indirekt auf die Turbulenz geschlossen werden
kann. Da eine direkte Messung der Turbulenz sehr aufwandig ist und im Grunde nur an ei-
nem optisch zuganglichen Motor erfolgen kann, wurde im Rahmen dieser Arbeit auf CFD-

Simulationen zur Turbulenzbestimmung zuriickgegriffen.

3.6 CFD-Ladungswechselrechnungen

Mit dem in Kapitel 3.5 beschriebenen Verfahren lassen sich zwar sehr gut die Drallniveaus
unterschiedlicher Einlasskanile oder Schirmventilstellungen bestimmen, der Einfluss der
Kolbenform auf das Stromungsfeld bleibt dabei aber prinzipbedingt unberticksichtigt, da
der Kolben durch den stationadr durchstromten Stromungsgleichrichter ersetzt wird. Zudem
lassen sich keine Aussagen lber den zeitlichen Verlauf der Turbulenz wahrend eines Ar-
beitsspiels treffen. Dieser Turbulenzverlauf stellt jedoch eine wichtige Eingangsgrofie fiir

das Verbrennungsmodell dar und wurde daher mit Hilfe von CFD-Rechnungen untersucht.

Folgendes Vorgehen wurde dabei gewahlt: Nach dem Import der Geometrie der Kanale und
des Brennraums erfolgte die Vernetzung. Fiir eine erste Validierung wurden die in Kapitel
3.5 beschriebenen stationdren Blasversuche nachgerechnet. Anschliefiend 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 kénnen. Ziel war es,
das Stromungsfeld und Turbulenzniveau fiir unterschiedliche Drallniveaus im Verlauf eines

Arbeitsspiels zu bestimmen.

3.6.1 Aufbau der Geometrie

Da von den komplexen Freiformflichen der Ein- und Auslasskanile keine 3D-CAD-Daten
verfligbar waren, wurden Silikonabgiisse (Neukasil RTV 102 + C 02) der Kanale angefertigt,
mit Hilfe eines 3D-Scanners digitalisiert und im STL-Format in das Vernetzungsprogramm
Ansys ICEM CFD importiert. Der Rest der Geometrie des Stromungsgebietes wurde auf Basis

von Zeichnungen direkt in ICEM erstellt.
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Auslass

Einlass

Bild 3.14: Geometrie des Stromungsgebietes mit Drallkanal (oben),
Filllkanal (unten), Auslasskanilen und Zylinderbiichse

3.6.2 Vernetzung

Die Vernetzung ist im Hinblick auf die Genauigkeit der erzielten Berechnungsergebnisse
einer der wichtigsten Schritte der gesamten Simulation. Ziel bei der Erstellung des Netzes ist
eine moglichst gleichméafige Tetraederstruktur im Inneren des Volumens und pyramiden-

freie Prismenschichten am Rand.

Fiir die Vernetzung wird bei der vorliegenden Geometrie die globale Tetraedergrofie auf
8 mm festgelegt, die Hohe der gesamten Prismenschicht auf 3 mm, wobei diese logarith-
misch in zehn Schichten unterteilt wird. Insbesondere in Spalten zwischen nahe beieinander

liegenden Wanden wird die Hohe der Prismenschicht auf bis zu 0.5 mm reduziert.

3.6.3 Nachrechnung des Blaseversuchs

Eine erste Validierung des CFD-Modells erfolgte in Form eines Messungs-Rechnungs-
vergleiches mit den am Drallpriifstand gewonnenen Daten. Dazu wurden in der Simulation
an den Einlasskandlen und am unteren Ende der 1.5 mal Hub langen Biichse Druckrand-
bedingungen gesetzt. Um die Drallstrémung im Biichsenbereich durch die Randbedingung
an der Ausstromflache nicht zu beieinflussen, wurde nur der Druck vorgegeben, so dass sich
die Ausstromrichtung frei einstellen kann. Das Stromungsgebiet wurde stationdr durch-
stromt. Die Auslassventile waren dabei geschlossen. Ausgewertet wurden die Rechnungen

hinsichtlich des Luftmassendurchsatzes, der mafdgeblich von der Qualitidt der Vernetzung im
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Ventilspalt abhangt, und hinsichtlich des Drehimpulses um die Zylinderldngsachse. In Bild
3.15 sind exemplarisch die Massendurchsatze und die Drallzahlen fiir unterschiedliche Dif-
ferenzdriicke zwischen Einlasskanal und Brennraum iiber dem Ventilhub dargestellt. Aus
der Abbildung ist zu erkennen, dass die gemessenen Massenstrome und Drallzahlen mit den

simulierten Werten aus der CFD-Rechnung gut korrelieren.
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Bild 3.15: Stationdrer Massendurchsatz und Drall in Abhédngigkeit vom
Ventilhub und vom Druckgefille iiber die Einlassventile

Nach dieser erfolgreichen Validierung an Hand dieser Ergebnisse des Blaseversuchs wurde
begonnen, die Ladungswechselrechnungen aufzusetzen. Dazu muss zunachst ein deformier-

bares Netz erzeugt werden, das die Bewegungen des Kolbens und der Ventile zulasst.

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
zunichst eine automatisierte Vernetzung des Stromungsgebietes mit Vernetzungsparame-
tern, die aus einer Steuerdatei eingelesen werden. Dieses Netz wird an den Solver iiberge-
ben, die instationdre 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 fiir die Ventil- und Kolbenposition zu erstellen, bei
der der Solver abgebrochen hat (Bild 3.16). Dieses Netz wird dann an den Solver iibergeben,
das Stromungsfeld des vorherigen Ergebnisses wird aufinterpoliert und die Rechnung kann

mit dem neuen Netz fortgefiihrt werden.
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Kolbenbewegung verzerrtes Netz nach Neuvernetzung

Bild 3.16: Netzbewegung und Neuvernetzung des verzerrten Netzes

3.6.5 Ergebnisse der CFD-Ladungswechselrechnung

Nach diesem Vorgehen wurden CFD-Ladungswechselrechnungen sowohl mit den Serien-
ventilen ohne Schirm als auch mit einem Schirmventil im Fiillkanal durchgefiihrt. Simuliert
wurde dabei die Schirmstellung, die bei den Drallmessungen den niedrigsten Drall und am

Motorpriifstand die intensivste Verbrennung gezeigt hat.

Im Folgenden werden die Ergebnisse dieser beiden Varianten gegeniibergestellt. In Bild
3.17 sind fiir beide Varianten die Stromungsverhaltnisse gegen Ende der Einlassphase in
Form von Stromlinien visualisiert, deren Farbung die Stromungsgeschwindigkeit wieder-
gibt. Zusatzlich sind Flachen gleicher Geschwindigkeit eingeblendet. Man erkennt fiir das
Serienventil den deutlich ausgepragten Drall um die Zylinderachse. Das Stromungsfeld der
Variante mit Schirmventil (Schirmstellung 157°, wenig Drall) zeigt, dass sich hier keine
geordnete globale Bewegung einstellt. Die Flachen gleicher Geschwindigkeit sind zerkliiftet
und deuten auf ein hohes Maf$ an ungerichteter Turbulenz hin. Die Stromlinien lassen einen

starker ausgepragten Tumble im System erkennen.
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Bild 3.17: Stromlinien mit Geschwindigkeits-Iso-Flachen fiir v=10 m/s:
Serienventil mit ausgepragter und stabiler Drallstrémung
(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 erklart:

Unter Turbulenz versteht man die rdumlich und zeitlich ungeordnete Strémung eines Fluids.
Die Geschwindigkeit einer turbulenten Stromung setzt sich aus einer mittleren Geschwin-

digkeit U und einer dieser mittleren Geschwindigkeit iiberlagerten Schwankungsgeschwin-
digkeit 1 zusammen (Bild 3.18):

u(x,t) = u(x, t) +ulx,t) (3.24)

im Mittel stationare
Strémung

u(x)

im Mittel instationare
Strémung

Geschwindigkeit

v

Zeit

Bild 3.18: Mittlere und turbulente Strémungsgeschwindigkeit
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Der Betrag des schwankenden Anteils U gibt die Turbulenzintensitat einer Stromung an. Die
spezifische kinetische Energie des Fluids, die sich aus dieser in alle Raumrichtungen
schwankenden Geschwindigkeit u ergibt, ist die turbulente kinetische Energie (TKE) k:

1
k=g (2 + 05 +42) (3.25)

Bei homogener isotroper Turbulenz ist dies gleichbedeutend mit:

(3.26)
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In Bild 3.19 und Bild 3.20 ist der Verlauf von Drall, Tumble und Turbulenz iiber dem Kur-
belwinkel dargestellt. Der Drall ist als Tragheitsmoment der Ladung um die Zylinderachse
(z-Achse) aufgetragen, der Tumble als Tragheitsmoment um die x- und y-Achse und die
Turbulenz ist in Form der iiber das Brennraumvolumen gemittelten turbulenten kinetischen

Energie quantitativ aufgetragen.

In Bild 3.19 ist deutlich zu erkennen, dass iiber die Ansaugphase hinweg eine Drall- und
Tumblestromung erzeugt wird. Zum Zeitpunkt Einlass schliefst hat sich bei Einsatz der Se-
rienventile eine ausgepragte Drallstromung und ein leichter Tumble um die y-Achse ausge-
bildet. Die durch das Ansaugen erzeugte turbulente kinetische Energie dissipiert iiber 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 Vorgange von der Kom-
pression bis kurz nach dem OT gerichtet, also bis zu der Phase, in der sich bei gefeuertem

Betrieb die Verbrennung abspielen wiirde:

Die TKE dissipiert iiber der Zeit und nimmt entsprechend ab. Der Tumble nimmt wahrend
der Kompression ab und geht bis zum OT auf Null zurtick, da die Tumblestrémung vom sich
nach oben bewegenden Kolben zerstoért wird. Die kinetische Energie, die in dieser makro-
skopischen Stromung steckt, wird in ungerichtete Turbulenz iibergefiihrt und tragt so zu
einer Produktion von TKE bei, weshalb im Bereich des OT trotz der Dissipationsvorgiange
die TKE nur leicht abnimmt. Die Drallstromung wird durch den Kolben mit seiner rotations-
symmetrischen Mulde kaum behindert und bleibt deutlich iiber den OT hinaus bestehen und

nimmt nur sehr langsam ab.
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Bild 3.19: CFD-Ladungswechselrechnung mit Serienventilen:
Verlauf von Drall, Tumble und turbulenter Kinetischer
Energie iiber einem Arbeitsspiel
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Bild 3.20: CFD-Ladungswechselrechnung mit Schirmventil im Fiillkanal:
Verlauf von Drall, Tumble und turbulenter kinetischer Energie
uber einem Arbeitsspiel (Schirmst. a = 157° - minimaler Drall)
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Die Simulation mit Schirmventil im Fiillkanal (Bild 3.20) zeigt ein deutlich anderes Verhal-
ten: Wahrend der Ansaugphase wird ein vergleichsweise schwacher Drall erzeugt. Dies
deckt sich mit den Ergebnissen aus Messung und Simulation des stationdren Drallpriifstan-
des. Der Tumble um x- und y-Achse ist zum Zeitpunkt Einlass schlief3t wesentlich starker
ausgepragt. Wie im Fall mit den Serienventilen wird wihrend der Kompression die Tumble-
stromung zerstort und in TKE tibergefiihrt. Da in diesem Fall eine vergleichsweise energie-
reiche Tumblestromung zerstort wird, ist die Produktionsrate von TKE entsprechend hoher.
Daher liegt hier der Betrag der TKE im Bereich des Ziindzeitpunktes etwa um Faktor zwei
hoher als im Fall mit den Serienventilen. Dieses hohe Turbulenzniveau und die somit
erwarteten hohen Brenngeschwindigkeiten korrelieren mit den Messungen am Motorpriif-
stand, die bei dieser Ventilstellung eine besonders intensiv ablaufende Verbrennung zeigen
(Bild 3.13).

Zundachst lasst sich als Ergebnis dieser Simulationen und der Versuche am Motorpriifstand
festhalten, dass sich die iiber den Einlassvorgang eingebrachte kinetische Energie in drei

Anteile aufteilt, die in verschiedenen Phasen die Verbrennung pragen kénnen:

- Die stabile Drallstromung, die lange tiber den OT hinaus bestehen bleibt und
erst sehr spat in TKE zerfallt, kann gegen Ende der Verbrennung noch Turbulenz

erzeugen, die fiir einen verbesserten Ausbrand sorgt.

- Die kinetische Energie, die in der Tumblestromung steckt, wird wahrend der
Kompression in TKE iibergefiihrt und sorgt so fiir ein hohes Turbulenzniveau zu

Beginn der Verbrennung.

- Die direkt wahrend des Ansaugens erzeugte TKE dissipiert liber der Zeit, so dass

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

Als weiteres Ergebnis lasst 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.



3 Versuchsaufbau und verwendete Simulationswerkzeuge 51

3.7 Turbulenzmodellierung in der Prozessrechnung

Das in der Prozessrechnung verwendete Turbulenzmodell soll die wesentlichen Einfliisse
auf die Turbulenz beriicksichtigen, ohne das dreidimensionale Stromungsfeld explizit zu
losen. So kann der Einfluss der Turbulenz auf den Ablauf der Verbrennung beriicksichtigt

werden, ohne dass dies zu langen Rechenzeiten fiihrt.

Die Turbulenz entsteht durch schnelle Strémungen im Bereich hoher Geschwindigkeitsgra-
dienten, wie es beim Einlassvorgang der Fall ist, oder durch den Zerfall makroskopischer
Stromungsstrukturen. Dieser Zerfall geht mit der Bildung von Wirbelkaskaden einher. Fiir
das Stromungsfeld eines Verbrennungsmotors heifdt 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. Wahrend der Kompression
zerfallt gerichtete kinetische Energie, die in Form von Drall- bzw. Tumblestromungen vor-
liegt, in ungerichtete Turbulenz, die wiederum sukzessive durch Reibung zu innerer Energie

dissipiert.

Das Turbulenzmodell in der nulldimensionalen Prozessrechnung beriicksichtigt die Turbu-
lenzproduktion durch das Ansaugen dki,, durch Verdichtung dkye.a und in Folge von
Quetschstromungen dkguetsch SOwie die Dissipation von turbulenter kinetischer Energie dKkaiss
(Bargende, 1991). Zur Beriicksichtigung von Uberstréomvorgingen in Vorkammermotoren
wird ein weiterer Term eingefiihrt, der die Turbulenzproduktion durch die aus der Vor-

kammer austretenden Fackelstrahlen dkiper beschreibt (Chmela, 2007):

% _ dkin dkuerd + quuetsch + dkdiss + dkiiber

3.27

at - dt T ar dt dt dt (3-27)

dkuber =Cy- UE . dmu (3.28)
dt 2 . mHBR dt

Darin ist vy die Uberstrémgeschwindigkeit des Massenstroms dmyg, der sich aus dem Druck-
unterschied zwischen Vorkammer und Hauptbrennraum unter Anwendung der Drosselglei-
chung ergibt. Uber die Modellkonstante Cy kann der Einfluss des Uberstrémens auf die tur-

bulente kinetische Energie angepasst werden.

Eine iibersichtliche Zusammenstellung der restlichen Terme des Turbulenzmodells findet

sich in der Arbeit von Lammle (Ldmmle, 2005).

Um das Turbulenzmodell losgelést von den anderen Teilmodellen abstimmen und validie-
ren zu konnen, 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 gegeniibergestellt.
Dabei wurde das Turbulenzmodell der Prozessrechnung absichtlich so abgestimmt, dass die
Turbulenz etwas hoher liegt als in der CFD-Rechnung, da jeweils die iiber den gesamten
Brennraum gemittelte Turbulenz betrachtet wird. Bei der Mittelung der Ergebnisse aus der
CFD-Rechnung fiihrt die in Wandnahe niedrige Turbulenz dazu, dass die mittlere Turbulenz
im Brennraum entsprechend niedriger ausfillt. Da aber die wandnahen Bereiche fiir die
Hauptverbrennung von untergeordneter Bedeutung sind, wird in der Prozessrechnung ein

leicht erhohtes Turbulenzniveau angenommen.
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Bild 3.21:  Vegleich des Turbulenzverlaufes aus der CFD-Rechnung 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 Ausgabegrofie TKE aus der CFD-
Rechnung der Ausgabegrofie TKE aus der Prozessrechnung gegeniibergestellt. Stiitzte man
die Abstimmung auf Motormessungen, so konnte man das Turbulenzmodell nur auf indirek-
tem Weg iiber den Vergleich von gemessenem und berechnetem Druck- und Brennverlauf
abstimmen. Es konnte immer nur Turbulenz und Brenngeschwindigkeit im Zusammenspiel
betrachtet werden. Eine Trennung von Turbulenzeinfliissen und Gaseigenschaften wére

kaum maoglich.

Nach diesen Voriiberlegungen zu Brenngeschwindigkeit und Turbulenz werden nun die

Verbrennungsmodelle vorgestellt.
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4 Phanomenologische Modellierung

der Verbrennung

In diesem Kapitel wird zunachst der grundlegende Aufbau der beiden Modelle dargestellt. In

den Kapiteln 5 und 6 wird dann auf die Besonderheiten der jeweiligen Modelle fiir unge-

teilte Brennrdume bzw. fiir Vorkammermotoren detailliert eingegangen.

4.1 Aufbau der Modelle

Den erstellten phanomenologischen Verbrennungsmodellen fiir die beiden Brennverfahren

sungeteilter Brennraum“ und ,Vorkammer* liegt die Vorstellung zu Grunde, dass sich eine

hemisphédrische Flammenfront mit der turbulenten Brenngeschwindigkeit st ins Unver-

brannte ausbreitet und eine Flammenzone aufspannt (Blizard, 1974; Grill, 2006b; Lammle,

2005).
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Bild 4.1: Aufbau des phinomenologischen Verbrennungsmodells

Dabei laufen zwei Prozesse simultan ab: Zum einen wird unverbrannte Ladung von der sich

ausbreitenden dufderen Flammenfrontflaiche Agr erfasst und gelangt dabei als Massenstrom
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dmein in die Flammenzone. Die Eindringgeschwindigkeit entspricht dabei der turbulenten

Brenngeschwindigkeit st
—— = Py Apr " ST Ex (4.1)

Der zweite Prozess ist das Abbrennen der Ladung in der Flammenzone, das zu einem Mas-
senstrom dmyerp aus der Flammenzone in das Verbrannte fiihrt. Die Energiefreisetzung, also
der Brennverlauf dQg, ist iiber den Heizwert der Zylinderladung Hgu proportional zu die-
sem Massenstrom:
dmverb _ mpg

p— und

d& — dmverb
do T de

Guv * ng

(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 mr ergibt

sich durch Bilanzierung des ein- und austretenden Massenstroms:

mg = j(mein — Myerp) AP (4.3)

Bevor in Kapitel 4.5 auf den aus der Flamme austretenden Massenstrom dmy.r, eingegangen
wird, wird zunachst in den Kapiteln 4.2 bis 4.4 die Bestimmung des in die Flammenzone

eintretenden Massenstroms dmei, erlautert.

4.2 Modellierung der Flammenfrontflache

Die Flammenfrontflache Arr gibt die Oberfldche der sich ausbreitenden Flamme wieder. Sie
wird als turbulente Flammenfrontfliche definiert, die sich mit turbulenter Brenngeschwin-
digkeit ausbreitet. Hierbei gilt folgender Zusammenhang zwischen der laminaren und der
turbulenten Oberflache und Geschwindigkeit (Giilder, 1990):

AT‘ST =AL‘SL (4‘4)

Dieser Gleichung liegt die Vorstellung zu Grunde, dass sich eine gefaltete, turbulente Flam-
me in einem Kkleinen, ortlich beschrankten Volumenelement mit einer Groéfie, die kleiner als
die umgebenden Stromungswirbel ist, senkrecht zur Oberflache laminar in das unverbrann-
te Gemisch hinein fortpflanzt. Die laminare Oberflache A\ ist ungleich grofier als die turbu-

lente, als gemittelt anzusehende Flammenfrontflache Ar.
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Zur Modellierung des in die Flammenzone eintretenden Massenstroms dmein wird der duf3e-
re Rand der Flamme herangezogen. Die Berechnung der Flammenfrontaufienflache Arr er-
folgt unter der Annahme, dass sich die Flamme ideal hemispharisch ausbreitet (Haslacher,
2009). So kann die Flammenfrontaufdenflache in Abhdngigkeit von der Kolbenposition und
dem umschlossenen Volumen berechnet werden. Die Kolbenposition ist zu jedem Rechen-
schritt bekannt. Das vom Verbrannten V, und der Flammenzone Vgamme erfasste Volumen

Vers wird auf das aktuelle Zylindervolumen Vz normiert und ergibt sich zu:

Verf — Vv + VFlamme

v =
erf VZ VZ

(4.5)

Da eine analytische und damit schnelle Berechnung der Flammenfrontflache nicht fiir alle
Brennraumgeometrien moglich ist, wird auf ein vorab berechnetes Kennfeld zurtickgegrif-
fen. Dazu wurde im Rahmen dieser Arbeit ein Programm implementiert, das in einem Pre-
Processing-Schritt fiir flache, linsen-, topf- und trapezférmige Kolbenmulden das Flammen-
frontflaichenkennfeld berechnen kann, wobei sowohl die Ziindkerze als auch die Kolben-
mulde beziiglich der Zylinderachse auf3ermittig liegen diirfen. In diesem Kennfeld ist die
Flammenfrontflache fiir Kolbenpositionen zwischen OT und UT in Abhéngigkeit vom relati-

ven erfassten Volumen verabgelegt.

Hierzu wird der Brennraum in Scheiben senkrecht zur Zylinderhochachse unterteilt und fiir
diese jeweils das vom Verbrannten umschlossene Volumen sowie die freie Flammenoberfla-
che berechnet (Bild 4.2). Im allgemeinen Fall wird die Scheibe in zwei Segmente unterteilt,
deren Volumen und Oberflache sich leicht berechnen lassen. Im skizzierten Fall wird die
Scheibe in ein Kegelscheibensegment (V; links der gestrichelten Linie, begrenzt durch den
Kolbenmuldenrand) und ein Kugelschichtsegment (V; rechts der gestrichelten Linie, be-

grenzt durch die hemispharische Flammenfront) aufgeteilt. Fiir die Scheiben gilt:
Vi=V,+V, (4.6)

Je nach Kolbenmuldenform wird das Volumen V; zylindrisch (topfférmiger Kolben), kugel-
formig (linsenférmige Mulde) oder wie hier im skizzierten Fall von einer Kegelflache be-
grenzt.

21
A = 7 * Trlamme * ARy (4.7)
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Bild 4.2: Bestimmung der Flammenfrontflache

Durch Summation tber alle Scheiben wird so das gesamte von der Flamme umschlossene

Volumen und die zugehorige Flammenfrontfliche berechnet und das Ergebnis in einem

Kennfeld abgelegt.
XV
Vg ==L (4.8)
erf VZ
AFF - Z Al (4‘.9)

Zur Erstellung des vollstindigen Kennfeldes wird einerseits der Flammenradius und an-
dererseits die Kolbenposition variiert. Aus dem so erstellten Kennfeld kann dann abhdngig
von der aktuellen Kolbenposition und dem von der Flamme umschlossenen Volumen die

zugehorige Flammenfrontaufdenfliche durch Interpolation bestimmt werden.

In den folgenden Ausschnitten aus Flammenfrontflichenkennfeldern (Bild 4.3) entspricht
jede Linie einer Verbrennung bei einer festen Kolbenstellung: Zu Beginn der Verbrennung
ist die Oberflache der Flamme gleich Null, erreicht ein Maximum und geht dann in Folge der
Wandkontakte wieder auf Null zuriick. 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 Flammenfrontflache bei Stellung des Kolbens im
OT: Topfférmiger Kolben (oben), flacher Kolben mit mittiger
Ziindkerzen (mitte) und flacher Kolben mit leicht exzentrisch
angenommener Ziindkerzenposition (unten)
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Bild 4.4: Flammenfrontflachenkennfeld eines flachen Kolbens mit

leicht exzentrisch angenommener Ziindkerzenposition
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In Bild 4.3 (oben) ist der Flammenfronflachenverlauf fiir einen topfformigen Kolben darge-
stellt. Der Ubersichtlichkeit halber ist nur die Linie fiir die Stellung des Kolbens im OT einge-
tragen. Dabei ist gegen Ende der Verbrennung ein kleines Plateau im Verlauf der Flammen-
frontflache zu erkennen (markiert mit gepunktetem Kreis). Dieses Plateau entspricht einer
Ausbrandphase, die im Quetschspalt stattfindet. Dementsprechend ist die freie Oberflache
sehr klein und dndert sich bis zum Erreichen der Brennraumwand kaum. Dieses Plateau in
den Linien des Flammenfrontflichenkennfeldes fande sich nach Gleichung 4.1 auch im simu-
lierten Brennverlauf wieder, da der Betrag der Flammenfrontfliche unmittelbaren Einfluss
auf den in die Flammenzone eintretenden Massenstrom dmei, hat. Diese Uberlegung und die
Erkenntnis, dass gemessene Brennverldufe gegen Verbrennungsende kein entsprechendes
Plateau zeigen, lassen folgenden Schluss zu: Die Kombination einer detailliert modellierten
Geometrie zusammen mit der einfachen Modellannahme einer sich hemisphérisch ausbrei-
tenden Flammenfront, die in allen Bereichen die gleiche Brenngeschwindigkeit hat, fiihrt zu

keinem Genauigkeitsgewinn in den Berechnungsergebnissen.

Nimmt man anstelle der tatsachlichen Kolbenform einen vereinfacht modellierten, schei-
benférmigen Brennraum mit gleichem Volumen an, so findet man dieses Plateau nicht mehr
(Bild 4.3, mitte). Allerdings ist nun der Flammenfrontflichenverlauf unter einem anderen
Gesichtspunkt unrealistisch: Die sich von der mittig im Brennraum sitzenden Ziindquelle
ideal hemisphdarisch ausbreitende Flamme erreicht am gesamten Umfang gleichzeitig die
Buchsenwand und erlischt dort. Dies fiihrt zu einem scharfen Knick im Flammenfrontfla-
chenverlauf, der sich wiederum deutlich im berechneten Brennverlauf zeigen wiirde. Auch
dieser scharfe Einbruch des Brennverlaufes lasst sich in Messergebnissen nicht wiederfin-
den, da sich die Flamme zwar im Mittel in guter Naherung hemisphéarisch ausbreitet, aber
nie am ganzen Umfang exakt gleichzeitig die Biichsenwand erreichen wird. Dies lasst sich
durch Strémungsvorgidnge im Brennraum erklaren, die das Zentrum der Flamme etwas aus
der Mitte des Brennraums verwehen, sowie durch lokale Inhomogenitidten der Zylinder-

ladung, die zu leichten Abweichungen von der idealen Halbkugelform fiihren.

Auf Grund dieser Uberlegungen wurde das von Bargende und Grill vorgeschlagenen Vorge-
hen aufgegriffen (Grill, 2006b). Nach diesem wird mit einem Flammenfrontflichenkennfeld
fiir einen einfachen scheibenfoérmigen Brennraum mit einer - ggf. von der Realitat abwei-
chenden - leicht exzentrischen Ziindkerzenposition gerechnet (Bild 4.3, unten). Durch die
leicht auflermittige Positionierung der Ziindkerze im Modell wird erreicht, dass der Flam-
menfrontflichenverlauf realistischer, d.h. weicher wird. Damit beriicksichtigt man, dass die
Flammenfront in der Realitdt nicht perfekt halbkugelf6rmig ist und nicht am gesamten Um-
fang zur gleichen Zeit an der Biichsenwand ankommt. Bild 4.4 zeigt das hier verwendete
Kennfeld mit einer um 5 mm auflermittig angenommenen Ziindkerze mit den Linien fiir

Kolbenpositionen von 0 bis 50°KW vor bzw. nach OT.
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4.3 Laminare und turbulente Brenngeschwindigkeit

Die zweite modellierte Gréf3e zur Berechnung des in die Flammenzone eintretenden Mas-
senstroms dmei, ist die turbulente Brenngeschwindigkeit st. Sie ist im Wesentlichen eine

Funktion der laminaren Brenngeschwindigkeit s;, und der Turbulenzintensitat 0.

Zur Bestimmung der laminaren Brenngeschwindigkeit wird in dieser Arbeit auf den Ansatz
von Witt und Griebel (Witt, 2000; Lammle, 2005) zurtckgegriffen. Dieser beschreibt die
laminare Brenngeschwindigkeit von Methan in Abhangigkeit von Druck, Temperatur und

Verbrennungsluftverhaltnis:
SL =C- pZ_d (410)

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

bertcksichtigt:
s, =c-p;%-(5.4825-rg? —4.1988 - rg + 0.9952) (4.11)

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

verwenden:

c=(-1.03-10"2-T, + 3.645) - (1/2)?
+(—4.12-107%-T2 +2512-1072-T, — 7.68) - 1/4 (4.12)
+(8.78-107% -T2 +1.547 - 1072 - T, + 4.19)

d=75-10"1-(1/1)? —1.6-1/A+ 1337 —2-107*-T, (4.13)

Dabei ist A das Verbrennungsluftverhaltnis in der unverbrannten Zone, T, die Temperatur in

der unverbrannten Zone und pz der Druck im Brennraum. Fiir Driicke iiber 7 bar gilt:

¢ =(—6.906-1075-T2 + 6.875- 1072 - T, — 25.13) - (1/1)3
+(1.155-107% -T2 — 1.1523 - 1071 - T, + 46.47) - (1/1)?

(4.14)
+(—4.185-1075 -T2 + 4.922 - 1072 - T, — 24.82) - 1/4
+(6.75-1076 -T2 —9.55-1073 - T, + 5.185)
d = 0.45 (4.15)

Das Modell von Witt und Griebel wurde zur Berechnung der laminaren Brenngeschwindig-
keit von Methan im fiir 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 Giiltigkeit der Poly-
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nomkoeffizienten im motorischen Druck- und Temperaturbereich bis zu 250 bar bzw.

1038 K qualitativ liberpriift.

In Bild 4.5 sind die nach dem Polynomansatz berechneten Brenngeschwindigkeiten denen
aus der Chemkin-Rechnung gegeniibergestellt. Es ist zu erkennen, dass der Polynomansatz
auch weit aufderhalb seines validierten Bereiches noch gut mit den Simulationen iiberein-
stimmt und den Druck- und Temperaturverlauf qualitativ sehr gut wiedergibt. Zur Orientie-
rung, welche Driicke und Temperaturen im Unverbrannten im Verlauf eines Arbeitsspiels
auftreten, ist exemplarisch fiir ein Arbeitsspiel bei mittlerer Last der Druck- und Tempera-

turverlauf auf die Brenngeschwindigkeitsflache projiziert.

S, [m/s]

T [°K]

uv

Bild 4.5: Kennfeld der laminaren Brenngeschwindigkeit fiir Erdgas
(A = 1.7) mit einer exemplarischen pz-Ty,-Linie bei mittlerer
Last von Brennbeginn (BB) iiber pmax bis Brennende (BE)

Zur Bestimmung der laminaren Brenngeschwindigkeit weiterer Brenngasmischungen wur-
den Messungen am Einzylinderpriifstand herangezogen. Das genaue Vorgehen wird im fol-

genden Kapitel erliutert.
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Die turbulente Brenngeschwindigkeit st wird in dieser Arbeit nach dem Ansatz von Giilder
berechnet (Glilder, 1990):

i nsr
ST = SL . (1 + AG . (;) . ReTmST) (416)

Flir die Modellkonstanten werden die von Giilder vorgeschlagenen Werte iibernommen:
AG = 0.62 Ngr = 0.5 Mmer = 0.25

Die turbulente Reynoldszahl Rer gibt den Turbulenzgrad wieder und berechnet sich aus der
Turbulenzintensitit 4, dem integralen Liangenmaf 1;, der Dichte des Unverbrannten p, und
der Viskositat ny:

a-l -
Rep = = ' Pu (4.17)

u

Die Viskositdt im Unverbrannten 1, wird aus den nach Sutherland bestimmten Viskositiaten

der Einzelkomponenten 1; berechnet (Limmle, 2005; John, 2004):

XV mi(Ty) - My Tipie,g

n(Tw) (4.18)
: XVio M Tirie
(T =Nio* = ——F= 4.19
771( u) Th,o \/;0 1 +Si/T ( )
mit:
M50 Bezugsviskositdt der Komponente i
Vi Partialvolumen der Komponente i
M; Molmasse der Komponente i
T Temperatur des Gasgemisches

Tkeit;  kritische Temperatur der Komponente i
To Bezugstemperatur (273 K)

Si Sutherlandkonstante der Komponente i

Das charakteristische turbulente Langenmaf? 1; beschreibt die charakteristische Grofde eines
Wirbels. Unter der Annahme, dass die Masse eines Wirbels konstant bleibt, andert sich das

Langenmaf$ mit der Dichte, wobei die Dichte zu Einlass schliefst als Bezugswert herangezo-
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gen wird. Uber den Faktor K; wird das Lingenmaf} so abgestimmt, dass die charakteristi-
sche Wirbelgrofie zu Einlass schliefdt getroffen wird. Sie betragt hier etwa 2 mm. Zur Be-
rechnung der Dichten in Gleichung 4.20 werden dabei die Brennraum gemittelten Gréf3en

mz und Vz verwendet (Lammle, 2005).

1
L =Ky - (’%5)3 (4.20)

Die Bestimmung der Turbulenzintensitat U 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 zuverlassige quantitative Vorausberechnung der laminaren Brenn-
geschwindigkeit ist fiir diese Gasmischungen im motorischen Druck- und Temperaturbe-
reich jedoch mit derzeit verfiigharen Reaktionsmechanismen nicht moglich. Selbst der spe-
ziell fiir die Verbrennung von Erdgas entwickelte Reaktionsmechanismus GRI 3.0 wiirde
hier in mehrfacher Hinsicht aufierhalb seiner validierten Grenzen angewendet werden.
Entwickelt und validiert wurde dieser - wie in Kapitel 3.4 erwahnt - fiir die Verbrennung

von Erdgas mit geringen Anteilen an Ethan und Propan bei Driicken 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-Abhangigkeit fiir alle untersuchten Brenngase ahnlich ist (Bild 3.9, S. 37).

Auf Basis von motorischen Messungen wird dann fiir jede Gasmischung ein empirischer
Skalierungsfaktor bestimmt, der die Brenngeschwindigkeit des jeweiligen Brenngases auf
die von Erdgas bezieht. Dazu muss zundchst das Verbrennungsmodell auf die Verbrennung
von Methan abgestimmt werden. Daraufhin wird ein vergleichbarer Betriebspunkt einer
anderen Brenngasmischung mit unveranderten Modellkonstanten simuliert. Es wird ledig-
lich der Skalierungsfaktor solange verdndert, bis Messung und Rechnung auch fiir das ande-
re Brenngas wieder moglichst gut iibereinstimmen. Bild 4.6 zeigt die Druck- und Brennver-

laufe aus der Messung und die auf diese Messungen abgestimmten Simulationen.
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Bild 4.6: Druck- und Brennverlidufe bei unterschiedlichen Brenngasen

mit jeweils auf die Messung abgestimmtem Skalierungsfaktor
fiir die laminare Brenngeschwindigkeit

In Tabelle 4.1 sind die Skalierungsfaktoren fiir die hier untersuchten Brenngase zusammen-
gefasst. Wird mit einer Erdgas- oder Biogasmischung gerechnet, deren Zusammensetzung
zwischen zwei der aufgefiihrten 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 Gréfienord-

nung der empirischen Faktoren liegt jedoch im Bereich der aus der Literatur bekannten

Werte.

Aus diesen Griinden 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 konnen. Es entfallt die
zeitaufwandige reaktionskinetische Berechnung der Brenngeschwindigkeiten in Abhangig-
keit von Druck, Temperatur und Verbrennungsluftverhaltnis 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- Faktor s [-] Faktor s, [-] Faktor s, [-]
setzung Basis: Modell- Basis: Chemkin- Vergleich
[vol.-%] abstimmung Rechnung mit Literatur
Erdgas, MZ 95 100% EG 1.0 - sy mz100
~ 98% CH4 = SLEG
Erdgas, MZ 75 94% EG 1.02 - Spg¢ -
6% C3Hs
Erdgas, MZ 60 86% EG 1.03 - SLEG 1.17 - SLEG
14% C3Hs
Erdgas, MZ 50 75% EG 1.04 - sy k¢ 1.26 - sLeG
25% C3Hg
Erdgas m. hohem 30% EG 0.61- SLEG 0.66 - SLEG 0.47 - SLEG 2)
Inertgasanteil 70% N>
Biogas 1 70% EG 0.56 - SLkc - 0.72 * spgg ¥
30% CO2
Biogas 2 50% EG 0.47 . SLEG 0.68 - SLEG 0.45 - SLEG 4)
50% CO:
Synthesegas 20% EG x%3.5stec ¥ 1.69 - siic
60% H»
20% N>

1) bei T=700K, p=>50barundA = 1.7; siehe Kapitel 3.4

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

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

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

5) Bei der synthesegasdhnlichen Brenngasmischung mit hohem Wasserstoffanteil stof3t
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 moglich, fiir detaillierte Berechnungen mit stark wasser-
stofthaltigen Gasen sind jedoch im Bereich der Entflammungsphase (ro, Ksr, siehe
Kapitel 5.1) und der Flammenzone (Kr) weitere Modellparameter abzustimmen.
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4.5 Energiefreisetzung und Brennverlauf

Wie zu Beginn von Kapitel 3.3 bereits erwihnt, findet die Energiefreisetzung beim Ubertritt
des Verbrennungsmassenstroms dmyerpr von der Flammenzone in das Verbrannte statt. Die

freigesetzte Energie wird dabei der verbrannten Zone zugefiihrt:

dQB _ dmverbr

= _y LT .

Der Gemischheizwert der Ladung in der unverbrannten Zone und wird im Rahmen der Pro-
zessrechnung von den Kalorikmodulen berechnet. Der Massenstrom dmyerr, der der Flam-
menzone entnommen und dem Verbrannten zugefiihrt 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 hdngt die Grof3e die-
ses Massenstroms dmyer,r von der Masse in der Flammenzone mr ab. Befindet sich viel Mas-
se in der Flammenzone, so wird auch viel umgesetzt.
dmd"—;”” - Ky TZ—LF (4.22)

Die charakteristische Brenndauer eines Frischgaswirbels 1. berechnet sich aus der Grofde
eines Wirbels mit einem Durchmesser im Bereich der Taylor-Mikroldange It und der lamina-

ren Brenngeschwindigkeit s, (Grill, 2006b):

= (4.23)

TL
Die Taylor-Mikroldnge Ir hangt vom globalen Langenmaf 1, der Turbulenzintensitat 0, der

kinematischen Viskositit vr und dem Faktor )rayior ab:

VT‘l

XTaylor * i (4.24)

Iy

Der Faktor Xraylor Wwird nach Heywood auf 15 gesetzt (Heywood, 1988). Das globale Lingen-
maf? 1 beschreibt die grofdraumige Wirbelstruktur im Brennraum und wird als Durchmesser

einer Kugel betrachtet, deren Volumen gleich dem Zylindervolumen Vy ist:

I = (%Z(‘p))% (4.25)

Die kinematische Viskositat vr ist als Verhaltnis von dynamischer Viskositat n zur Dichte p

definiert:
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n
Vy =— 4.26
=5 (4.26)

Die dynamische Viskositat n der unverbrannten Ladung wird wie in der Brenngeschwindig-
keitsberechnung aus der nach Sutherland berechneten Viskositit der einzelnen Gaskompo-

nenten 1n; berechnet (Gleichungen 4.18 und 4.19).

Uber die Modellkonstante Kr 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;
Lammle, 2005) eingefiihrt. Der Expansionsfaktor beschreibt die im Vergleich zur turbulen-
ten Brenngeschwindigkeit erh6hte Flammenausbreitungsgeschwindigkeit in Folge des Dich-
teunterschieds zwischen unverbrannter und verbrannter Ladung unter Beriicksichtigung

des Verbrennungsfortschrittes X.

_ Puv/ Py
(puv/pv - 1) ‘X+1

Ex (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 Volumenvergréfierung der verbrannten Zone bereits
berticksichtigt wird. Dennoch wurden mit dem Korrekturfaktor Ex sehr gute Simulations-
ergebnisse erzielt, so dass er beibehalten wurde. Er kann als Erhéhung der Flammenge-
schwindigkeit durch die Expansion der Flammenzone in Folge einer darin stattfindenden
Energiefreisetzung und Dichtednderung gedeutet werden, die im Modell ansonsten nicht
beriicksichtigt wird, da die Energiefreisetzung am Ubergang zwischen Flammenzone und
Verbranntem stattfindet. Die Reaktionsenthalpie wird von dort aus vollstindig dem Ver-
brannten zugeschlagen und trdgt damit nicht unmittelbar zu einer Temperatur-, Dichte-

bzw. Volumenédnderung in der Flammenzone bei.

Bei einer dreizonigen Modellierung mit einer endlichen thermodynamischen Zone fiir die
Flamme, in der die Energiefreisetzung (oder ein Teil der Energiefreisetzung) stattfindet,
konnte der Korrekturfaktor Ex voraussichtlich entfallen, da dann auch Expansionseffekte in

dieser Zone erfasst wiirden.
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5 Modell fiir ungeteilte Brennraume

In diesem Kapitel wird zunachst auf die Besonderheiten im Ablauf der Verbrennung in Mo-
toren mit ungeteiltem Brennraum eingegangen, es werden die Ergebnisse diskutiert und
anschlieflend wird die hohe Qualitit des erstellten Modells in Form von Messungs-

Rechnungs-Vergleichen gezeigt.

5.1 Besonderheiten des Modells wahrend der

Entflammungsphase

Bevor die Hauptverbrennung entsprechend dem in Kapitel 4 vorgestellten Modell ablauft,
werden wahrend der Entflammung zwei Phasen durchlaufen, in denen der in die Flammen-

zone eintretende Massenstrom dmei, modifiziert berechnet wird.

5.1.1 Initialisierungsphase

Mit dem Ziindzeitpunkt beginnt die Initialisierungsphase. Dabei wird der Flammenzone
innerhalb der Zeit ti (1°KW) die unverbrannte Masse m; eines kugelférmigen Ziindkeims mj
mit Radius ro (1 mm) zugefiihrt:

dmi m; . 4 3
— mit M =Py 30T T (5.1)

d(p - ti
Diese Initialisierung hat primar die Aufgabe, die zum Ziindzeitpunkt leere Flammenzone
langsam mit einer kleinen Masse zu fiillen, und tragt so zur numerischen Stabilitat des Diffe-
renzialgleichungslosers bei. Von der Modellvorstellung her bildet diese Phase die Peroxid-
bildung wéhrend des ersten Teils des Ziindverzugs ab, in dem noch keine merkliche Warme-

freisetzung stattfindet (Wachtmeister, 2006).
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5.1.2 Ubergangsphase

Wahrend der Entflammungsphase breitet sich die Flamme zunéchst mit einer Geschwindig-
keit so aus, die in der Gréfsenordnung der laminaren Brenngeschwindigkeit s, liegt. Mit gro-
3er werdendem Flammenradius rr 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 Grofde der Wirbel und daher wird angenommen, dass
die Flamme nicht gefaltet wird. Mit zunehmendem Flammenradius rr nehmen auch die Tur-
bulenzeinfliisse zu. Hat die Flamme einen kritischen Radius rr erreicht, so wird angenom-

men, dass sich die Flamme mit voll turbulenter Brenngeschwindigkeit st ausbreitet.

Diese Ubergangsphase wird im Modell in Form einer flammenradiusabhingigen Uberblend-

funktion zur Berechnung der Brenngeschwindigkeit berticksichtigt:

(st — o) .

S=15y+
T —To

(re — 19) (5.2)

solange  rp <7y  mit rr =K+l und  sqg = Ky - St

Dabei ist die Brenngeschwindigkeit sy zu Beginn der Ubergangsphase iiber den Modell-
parameter Ksr an die turbulente Brenngeschwindigkeit und damit indirekt an die Betriebs-
bedingungen gekoppelt. Der Modellparameter Ksr wird so gewahlt, dass s in der Grofden-
ordnung der laminaren Brenngeschwindigkeit s, liegt. An dieser Stelle wird bewusst nicht
direkt von der laminaren Brenngeschwindigkeit auf die turbulente {ibergeblendet, da die
laminare Brenngeschwindigkeit lediglich von Druck, Temperatur, Verbrennungsluftverhalt-
nis und Restgasgehalt abhdngt. Bei Verwendung der um den Faktor K,r reduzierten turbu-
lenten Brenngeschwindigkeit als Basis fiir das Uberblenden, werden von Anfang an auch die

Turbulenzeinfliisse auf die Brenngeschwindigkeit beriicksichtigt.

Das Ende der Ubergangsphase ist erreicht, wenn der Radius der Flammenfront rr gleich der
charakteristischen Wirbelgrofie rr ist, wobei die charakteristische WirbelgréfRe rr propor-
tional zum integralen Langenmaf3 I; aus dem Turbulenzmodell ist. Sie wird iiber die Modell-

konstante K auf Basis eines gemessenen Betriebspunktes abgestimmt.

An die Ubergangsphase schlief8t sich dann die in Kapitel 4.3 beschriebene voll turbulente

Hauptverbrennung an.
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5.2 Validierung des Modells fiir ungeteilte Brennraume

Zunachst wurden die Teilmodelle fiir die laminare Brenngeschwindigkeit (Kapitel 3.4) und
das Turbulenzmodell (Kapitel 3.6) jeweils unabhdngig von den anderen Modellen validiert.
In der nun folgenden abschliefenden Validierung des gesamten Verbrennungsmodells wird
gezeigt, dass die einzelnen Teilmodelle korrekt zusammenspielen. Aufierdem erlauben die

Messungs-Rechnungsvergleiche die Beurteilung der Qualitat des Modells.

Zur Abstimmung des Modells wurden an einem einzigen gemessenen Betriebspunkt die
Modellparameter so gewahlt, dass Messung und Rechnung sehr gut iibereinstimmen. In Bild
5.2 bis Bild 5.8 ist dieser Referenzpunkt jeweils schwarz gekennzeichnet. Alle anderen mit
diesem Modell simulierten Betriebspunkte wurden dann mit unveranderten 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 fiir den Fall ungeteilter Brennraum

Modell-

parameter Wert
Exzentrizitit Ziindkerze ezk [mm] 5.0
Radius Ziindkeim ro [mm] 1
Dauer Initialisierungsphase ti [°KW] 1
Faktor Anfangsbrenngeschwindigkeit Ksr [-] 0.16
Faktor Ende Uberblendphase Brenngeschw. Ka [-] 30
Faktor Lingenmafd Kii [-] 0.0028
Faktor Reaktionsgeschw. in der Flammenzone Kr [-] 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 Verlaufe
aus der Prozessrechnung. Die fast deckungsgleichen Kompressionslinien sind ein Indiz da-

fiir, dass das thermodynamische Verdichtungsverhaltnis und die Ladungsmengen gut
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libereinstimmen. Das Druckmaximum und der Druckverlauf werden von der Simulation
sehr gut getroffen. Dies belegt, dass das Verbrennungsmodell den zeitlichen Verlauf der
Warmefreisetzung sehr gut wiedergibt und dass die zugefiihrte Energiemenge bei der Mes-

sung am Priifstand und in der Simulation gut libereinstimmen.

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 iiber den Heizwert des Unverbrann-

ten H¢u proportionale Verbrennungsmassenstrom dmyer, berechnet werden.

Die Flammenfrontfliche Agr nimmt solange zu, bis die hemispharische Flammenfront bei
380°KW die Biichsenwand erreicht. Zu diesem Zeitpunkt hat die Flamme einen Radius von
77.5 mm, was genau dem Bohrungsradius abziiglich der Exzentrizitidt der Ziindkerze von
5 mm entspricht. Ab diesem Zeitpunkt nimmt trotz gréfier werdendem Radius der Flam-
menkugel die freie Oberflache ab. Gegen Ende der Verbrennung hat die Flamme den gesam-
ten Brennraum erfasst und somit alle Wande erreicht und die freie Oberflaiche geht auf null
zuriick. Im Verlauf des in die Flammenzone eintretenden Massenstroms dmei, ist der Ein-
bruch der Flammenfrontflaiche bei 380°KW als Einbruch im Massenstrom deutlich wieder-
zuerkennen. Der Verbrennungsmassenstrom dmye, weist diesen Einbruch nicht mehr so
deutlich auf da die Flammenzone dazu fihrt, dass der eintretende Massenstrom nicht un-

mittelbar, sondern erst zeitlich versetzt und leicht verschliffen umgesetzt wird.

Im untersten Diagramm sind weitere Einfliisse der Flammenzone zu sehen. Ab dem Ziind-
zeitpunkt bei 340°KW wird die Flammenzone langsam mit Masse angefiillt. Mit zunehmen-
der Masse in der Flammenzone nimmt auch der Verbrennungsmassenstrom dmyer, zZu. Bei
etwa 395°KW hat die Flammenfront auch die am weitesten von der Ziindkerze entfernten
Brennraumwande erreicht und es wird der Flammenzone keine unverbrannte Masse mehr
zugefithrt, so dass ab diesem Zeitpunkt die Flammenzone leer brennt. Zusammen mit der
abnehmenden Flammenfrontfliche und der abnehmenden Brenngeschwindigkeit ergibt
sich die fiir die Ausbrandphase typische asymptotische Anndherung des Brennverlaufes an

die Nulllinie.
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Bild 5.1: Zusammenstellung der wichtigsten Gréfden aus dem

Verbrennungsmodell am Beispiel des Referenzpunktes

Im Brenngeschwindigkeitsdiagramm ist der Verlauf der laminaren (orange) und turbulen-
ten Brenngeschwindigkeit (rot) aufgetragen. Im Diagramm dartber ist die turbulente kine-
tische Energie zu finden. Es ist zu erkennen, dass die laminare Brenngeschwindigkeit s;, tiber
dem Arbeitsspiel keinen groflen Anderungen 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 dndert sich deutlich im Verlauf des Hochdruckteils, da sie stark
von der turbulenten kinetischen Energie abhiangt. Wie in Kapitel 3.6 erldutert, nimmt die

Turbulenz wahrend der Kompression auf Grund der Dissipation der turbulenten kinetischen
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Energie ab, da diese die Turbulenzproduktion in Folge der Dichtesteigerung deutlich iiber-
wiegt. Im Bereich des OT ergibt sich ein Plateau, weil dort zum einen die gerichtete Tumble-
stromung in ungerichtete turbulente kinetische Energie zerfallt und zum anderen durch die
Quetschstromung Wirbel hervorgerufen werden. Nach dem OT dissipieren die Wirbel wei-
ter, bis gegen Auslass 6ffnet die turbulente kinetische Energie gegen Null geht. Wahrend des
zweiten Teils der Entflammungsphase wird von der weitgehend laminaren auf die turbulen-
te Brenngeschwindigkeit iibergeblendet. Es ist zu sehen, wie sich die effektive Brennge-
schwindigkeit s (schwarz im Brenngeschwindigkeitsdiagramm) von einem niedrigen Niveau
ausgehend der turbulenten Brenngeschwindigkeit st anndhert. Die Linkskriimmung im Ver-
lauf der effektiven Brenngeschwindigkeit s wahrend der Entflammungsphase findet sich im

in die Flammenzone eintretenden Massenstrom und damit auch im Brennverlauf wieder.

Der Expansionsfaktor Ex nimmt in Abhdngigkeit vom Dichteunterschied zwischen den bei-
den Zonen und dem Verbrennungsfortschritt X Werte zwischen 1 und etwa 2.5 an. Er tragt
vor allem wahrend der ersten Hélfte der Verbrennung dazu bei, dass der in die Flammenzo-
ne eintretende Massenstrom dmein erh6ht wird. In diesem Verbrennungsmodell werden so
Expansionseffekte in der Flammenzone berticksichtigt, 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 dmei, im ersten Viertel der

Verbrennung tendenziell zu stark erhéht. Dies bedingt eine verldngerte Uberblendphase.

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 iibereinstimmen.

Tabelle 5.2: Messungs-Rechnungsvergleich fiir den Referenzpunkt

DVA APR Abweichung
Z7p [°PKW] 340 340 0.0 %
A [-] 1.55 1.55 0.0 %
Pmi [bar] 12.14 11.97 1.4 %
Pmax [bar] 64.2 64.0 0.3 %
X10 [PKW] 361.4 357.5 3.9 °KW
Xs0 [PKW] 377.5 377.1 0.4 °KW
Xoo [PKW] 391.0 388.5 2.5 °KW
BD10-90 [PKW] 29.6 31.0 4.7 %
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5.2.2 Variation des Ziindzeitpunktes

In Bild 5.2 sind die Druck- und Brennverlaufe fiir drei Betriebspunkte mit unterschiedlichen
Zindzeitpunkten 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 Verbrennungsluftverhaltnis. Der Ab-
gasgegendruck wurde iiber die Drosselklappe im Abgas so eingestellt, dass sich am Refe-
renzpunkt ein Aufladewirkungsgrad von 69 % ergibt. Fiir die restlichen Betriebspunkte der

jeweiligen Variationen wurde dann das Spiilgefalle konstant gehalten.

—8— ZZP 330°KW Sim

—6— ZZP 340°KW Sim

100 80 —t— ZZP 350°KW Sim
VAW Messungen

60

40

20

dq, /dfi [kJ/(*KW*kg)]

0 0
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

¢ [°KW] ¢ [°KW]
ZZP [°KW] A[-]  pmilbar] p.[bar] n [min'1] €[]
330 1.55 119 1.67 1500 12.05
340 1.55 121 1.67 1500 12.05
350 1.55 9.8 1.67 1500 12.05

Bild 5.2: Messungs-Rechnungs-Vergleich:
Ziindzeitpunktvariation, Erdgas MZ 95

Die Druck- und Brennverldufe zeigen in Messung und Rechnung das typische Verhalten bei
einer Zundzeitpunktvariation. Mit fritherem Ziindzeitpunkt lauft die Verbrennung intensiver
ab und das Druckmaximum ist entsprechend hoch. Mit spaterem Ziindzeitpunkt lauft die
Verbrennung zunehmend verschleppter ab, so dass bei dem hier gezeigten extrem spaten
Zindzeitpunkt das Druckmaximum der Kompressionskurve von der Verbrennung nicht
mehr tbertroffen wird. Diese drei Betriebspunkte zeigen, dass das Modell iiber einen sehr
weiten Ziindzeitpunktbereich den Brennverlauf sehr gut wiedergibt, obwohl die sich ein-
stellenden Druck- und Temperaturverhaltnisse iiber das jeweilige Arbeitsspiel extrem un-

terschiedlich sind.
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5.2.3 Variation des Verbrennungsluftverhiltnisses

Bei der Variation des Verbrennungsluftverhaltnisses wurden Ziindzeitpunkt, Ladedruck und

Drehzahl konstant gehalten, verdndert wurde die Brenngasmasse.

100 100
—&8— A 1.46 Sim

—O— 1 1.55 Sim
—+— ) 1.66 Sim
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g b T/% Messungen
g £
r? 3 Y
a =
2, 20
o
©
0 b
0 -20
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420
¢ ["KW] ¢ ["KW]
ZZP [°’KW] A[-]  pmilbar] p.[bar] n[min™] €[]
330 1.46 127 1.67 1500 12.05
340 1.55 121 1.67 1500 12.05
350 1.66 10.2 1.67 1500 12.05
Bild 5.3: Messungs-Rechnungs-Vergleich: Variation des

Verbrennungsluftverhiltnisses, Erdgas MZ 95

Auch hier gibt das Modell die gemessenen Werte bei einer Anfettung bzw. Abmagerung gut
wieder. Die hohen Brenngeschwindigkeiten der fetteren Ladung fiihren zu einer hohen ma-
ximalen Umsetzungsrate und einer kurzen Brenndauer. Bei dem mageren Betriebspunkt mit
einem Verbrennungsluftverhaltnis von A = 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 liber die Ladungsmenge, also den Ladedruck, eingestellt. Das Verbrennungs-

luftverhaltnis und der Ziindzeitpunkt blieben unverédndert.

—&— Py 19-1 bar Sim
100 0.8 —f— Py, 17-4 bar Sim

"% ¢ Py 15.6 bar Sim
A —+— b, 14.0 bar Sim

‘ ’i.‘\\ P 12-1 bar Sim

1

o CEE Messungen

0.6

p, [bar]

0 2
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

¢ [’KW] ¢ ['KW]

ZZP ["KW] A[-]  pmi[bar] py[bar] n[min”] &[]

340 156 191 247 1500  12.05
340 156 174 227 1500  12.05
340 158 156 207 1500  12.05
340 157 140 187 1500  12.05
340 155 121 167 1500  12.05

Bild 5.4: Messungs-Rechnungs-Vergleich: Variation der Last bei
konstantem Verbrennungsluftverhiltnis, Erdgas MZ 95

Um den Einfluss der Last besser erkennen zu kénnen, sind hier nicht die auf die Ladungs-
menge bezogenen Brennverldufe, sondern die absoluten Brennverlaufe gezeigt. Daher un-
terscheiden sich die Verlaufe von den maximalen Umsatzraten her deutlich. Die weitgehend
lastunabhingigen Brenndauern der bei konstantem Verbrennungsluftverhaltnis durchge-
fiihrten Lastvariation werden vom Modell sehr gut wiedergegeben. Dies deckt sich mit der
Modellvorstellung, dass die Brenngeschwindigkeit im Wesentlichen vom Verbrennungsluft-
verhéltnis abhdngt und damit bei gleichen Brennwegen auch die Brenndauern in etwa gleich

sein miissen.
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5.2.5 Variation der Drehzahl

Die Drehzahlvariation wurde bei fast konstantem Ladedruck und fast konstantem Verbren-

nungsluftverhaltnis durchgefiihrt. Der Ziindzeitpunkt blieb unverédndert.
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320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

¢ ["KW] @ [°KW]
ZZP [°KW] A[-]  pmi[bar] p.[bar] n [min'1] €[]
340 157 11.2 1.68 1000 12.05
340 1.57 11.2 1.67 1250 12.05
340 1.55 121 1.67 1500 12.05
340 1.55 11.9 1.66 1750 12.05

Bild 5.5: Messungs-Rechnungs-Vergleich:
Variation der Drehzahl, Erdgas MZ 95

Die Drehzahl hat nur einen geringen Einfluss auf den Brennverlauf. Mit zunehmender Dreh-
zahl nimmt zwar die fiir die Verbrennung zur Verfiigung stehende Zeit ab, aber die mit der
Kolbengeschwindigkeit zunehmende Turbulenz kompensiert dies weitgehend. Gleiches gilt
umgekehrt fiir abnehmende Drehzahlen, so dass die liber °’KW aufgetragenen Brennverladufe
fast deckungsgleich sind. Damit belegt die Drehzahlvariation, dass das Verbrennungsmodell

auch die Turbulenz- und Zeiteinfliisse richtig wiedergibt.
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5.2.6 Variation des Verdichtungsverhaltnisses

Das Verdichtungsverhaltnis wird iiber Distanzscheiben zwischen Kolbenoberteil und Kol-

benhemd verdndert. Ziindzeitpunkt, Ladedruck und Verbrennungsluftverhiltnis blieben

konstant.
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—4— ¢ 11.50 Sim
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§ y Messungen
— 60
- <
2, =
N g 2
S 40 =
©
Q0
O
©
20

0 20
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

¢ [°KW] ¢ [PKW]
ZZP [PKW] A[-]  pmi[bar] p.[bar] n [min'1] €[]
340 1.55 121 1.67 1500 12.05
340 155 11.5 1.67 1500 11.50
340 155 114 1.67 1500 10.65

Bild 5.6: Messungs-Rechnungs-Vergleich:
Variation des Verdichtungsverhailtnisses, Erdgas MZ 95

Bei hoherem Verdichtungsverhaltnis fiihren die hoheren Temperaturen und die etwas star-
keren Quetschkanteneinfliisse zu einer hoheren turbulenten Brenngeschwindigkeit, was
zusammen mit den minimal kiirzeren Brennwegen kiirzere Brenndauern mit sich bringt.

Auch diese Einfliisse werden vom Modell korrekt wiedergegeben.
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5.2.7 Variation der Brenngaszusammensetzung

Die gute Ubereinstimmung zwischen Messung und Rechnung fiir die unterschiedlichen Gase
in Bild 4.6 ist insofern nicht iiberraschend, da das Modell iiber den Skalierungsfaktor fiir 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
Brennverldufe vorauszuberechnen, sind in Bild 5.7 - ausgehend vom neuen Referenzpunkt
fiir das Biogas 2 - die Ergebnisse einer Ziindzeitpunktvariation gezeigt. Fiir diese Ziindzeit-
punktvariation in Richtung frith wurden dann wiederum alle Modellparameter konstant
gehalten. Bemerkenswert ist, dass das Verbrennungsmodell alleine {iber diesen einen
Parameter an ein neues Brenngas angepasst werden kann. Anderungen im Bereich der Ent-
flammungsphase (1, ti, Ks, Ki) oder der Reaktionsgeschwindigkeit in der Flammenzone (Kr)
sind nicht erforderlich. Fiir detaillierte Untersuchungen mit einer neuen Gasmischung kann

das Modell dennoch iiber die oben genannten Parameter feiner abgestimmt werden.

—o— 7ZP 330°KW Sim
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80 Messungen

60

40

p,, [bar]

20

dq /dfi [KJ/("KW*kg)]

0 20
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

@ [°KW] ¢ [°KW]
ZZP [PKW] A[-]  pmilbar] p.[bar] n [min'1] €[]
330 1.30 131 1.67 1500 12.05
335 1.29 126 1.67 1500 12.05
340 1.28 12.2 1.67 1500 12.05

Bild 5.7: Messungs-Rechnungs-Vergleich: Variation des ZZP bei
Betrieb mit Biogas 2 (50 vol.-% EG und 50 vol.-% CO3)
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5.2.8 Validierung auf Basis extremer Betriebspunkte

Um zu zeigen, dass das Modell einen sehr weiten Giiltigkeitsbereich 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 Verdichtungsverhaltnis. Die Simulation dieser extremen Betriebspunkte erfolgte

wiederum ohne Anpassung der Modellkonstanten.
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Bild 5.8: Der Messungs-Rechnungs-Vergleich der extremsten im

Rahmen dieser Arbeit angefahrenen Betriebspunkte belegt
den weiten Giiltigkeitsbereich des Modells (Erdgas MZ 95)
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6 Modell fiir Vorkammermotoren

Um die fiir Vorkammerverbrennungen typische Uberhohung des Brennverlaufes zu Brenn-
beginn (Bild 6.1) auf Basis physikalischer und chemischer Effekte abbilden zu kénnen, ist
einerseits ein Modell notwendig, das die beiden thermodynamischen Systeme Vorkammer
und Hauptbrennraum beschreibt, andererseits miissen die Besonderheiten, die sich aus der
Koppelung der beiden Systeme durch Uberstrémbohrungen ergeben, beriicksichtigt wer-
den. Dazu gehoren neben der fetten und damit schnellen Verbrennung in der Vorkammer
die Turbulenzeffekte, die veranderte Flammenfrontfliche und das durch die aus der Vor-

kammer ausstromenden Fackelstrahlen hervorgerufene Entrainment von Unverbranntem

in die Flammenzone.

80
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320 340 360 380 400 420
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Bild 6.1: Charakteristische Uberhéhung des Brennverlaufes
zu Brennbeginn bei Vorkammermotoren
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6.1 Systemaufbau

Zur Abbildung der Verbrennungsvorginge werden zwei thermodynamische Systeme be-
trachtet, die durch eine als Drossel abgebildete Uberstrémbohrung miteinander verbunden
sind. Beide Systeme sind zweizonig angelegt und in beiden Zonen wird jeweils eine Ver-
brennung gerechnet. Dieser Systemaufbau erméglicht aufRerdem die Berechnung der Uber-
stromvorginge und damit die Bestimmung der Ladungszusammensetzung in der Vorkam-

mer sowie der Turbulenz in Vorkammer und Hauptbrennraum (Bild 6.2).

v Flammen-

. .
mEntrainment mverb /
- s J

uv

Bild 6.2: Ablauf der Verbrennung in Vorkammermotoren

Die Verbrennung in der Vorkammer lauft analog der in den Kapiteln 4 und 5 beschriebenen
Hauptverbrennung ab: Es wird der in die Flammenzone eintretende Massenstrom dmei, und

der aus der Flammenzone austretende Verbrennungsmassenstom dmyer, berechnet:

dm,;

ﬁzpu'AFF'ST'Ex (6.1)

dmverb mg dQB dmverb

— = Kp— d —— = Hg 6.2
d(p F TL un d§0 G,uv d(p ( )

Im Hauptbrennraum gelten diese Gleichungen ebenfalls, nur dass fiir die Energiefreisetzung

die Entrainment-Effekte durch das Uberstrémen beriicksichtigt werden:
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%zp - App - sp - Ex (6.3)
do v
dmverb mg dQB dmverb + dentrainment
=Ky — —~=H;.,., - .
d(p F TL und d(p G,uv d(p (6 4)

Das Verbrennungsmodell fiir Vorkammermotoren greift auf alle Teilmodelle des in Kapitel 4
und 5 vorgestellten Modells fiir den ungeteilten Brennraum zurtick. Einige Teilmodelle miis-
sen dazu modifiziert bzw. hinzugefiigt werden. Diese Erweiterungen werden im Folgenden

vorgestellt.

6.2 Ladungszusammensetzung in der Vorkammer

Das Verbrennungsluftverhaltnis in der Vorkammer ist fiir 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 wahrend der Einblasung und der Verdichtungsphase stark dndert, wurde die-
sen Vorgiangen im Modell Rechnung getragen (Bild 6.3). Der Gasaustausch zwischen Vor-
kammer und Hauptbrennraum erfolgt {iber die Uberstrombohrungen in Abhingigkeit vom
Druckunterschied zwischen den beiden Systemen. Wahrend des Ladungswechsels und der
Kompression wird jeweils zwischen den unverbrannten Zonen Ladungsmasse ausgetauscht.
Ab dem Zeitpunkt, an dem die Flammenzone die Uberstrombohrungen erreicht, tauschen

die verbrannten Zonen Masse untereinander aus.

Um gespiilte Vorkammern abzubilden, wird iiber einen Injektor-Baustein Gas in die Vor-
kammer eingebracht. Somit wird sowohl das Einblase-Timing als auch die Einblasemenge
berticksichtigt (Bild 6.3).
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Bild 6.3: Verbrennungsluftverhdltnis in der Vorkammer

Nach der Einblasung ist die Vorkammer (meist) iiber die Ziindgrenzen hinaus angefettet.
Erst wahrend der Verdichtung wird durch die einstrémende, extrem magere Hauptbrenn-
raumladung wieder der ziindfahige Bereich erreicht. Bei einem friithen ZZP liegt demzufolge

ein fetteres Gemisch vor als bei einem spateren ZZP (Bild 6.3 unten).

Auf Basis dieses Zusammenhangs lassen sich zwei Fille ableiten, die so auch am Priifstand
beobachtet werden konnen. Diese werden im Folgenden noch etwas detaillierter erklart: Je
nachdem, wie mager bzw. fett die Vorkammer zum Ziindzeitpunkt ist, hat eine Verschiebung

des Ziindzeitpunktes in Richtung friih unterschiedlich starke Auswirkungen (Bild 6.4).

Ausgangspunkt fett: i
0.6 ZZP Richtung friih Pvegangspunid mager.
. s, nimmt ab ZZP_ Richtung frith
s, himmt zu
@
E 04}
UJ_I
0.2 . . . . . . . ’
0.8 0.9 1.0 1.1 1.2 1.3 1.4 1.5
AL
Bild 6.4: Zusammenhang zwischen Verbrennungsluftverhaltnis A und

laminarer Brenngeschwindigkeit s; zum Ziindzeitpunkt:

Wird der ZZP ausgehend von einem mageren Verbennungsluft-
verhdltnis zum ZZP in Richtung friith verschoben, so nimmt die
Brenngeschwindigkeit in der Vorkammer zu (rot); wird von
einem fetten Verbrennungsluftverhiltnis ausgegangen, so
nimmt die Brenngeschwindigkeit in der Vorkammer ab (blau).
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Geht man im ersten Fall davon aus, dass das Verbrennungsluftverhaltnis in der Vorkammer
zum Ziindzeitpunkt Azzp im mageren Bereich liegt, so fiihrt eine Verschiebung des Ziindzeit-
punktes in Richtung frith dazu, dass die Vorkammerladung fetter bleibt. Dementsprechend
ist die Brenngeschwindigkeit hoher und die Vorkammerverbrennung intensiver (Bild 6.4
rot). Dies hat zur Folge, dass der Ziindverstarkungseffekt verstiarkt wird. Die Hauptbrenn-
raumverbrennung wird also durch zwei Effekte beschleunigt: Zum einen durch den friihe-

ren Brennbeginn und zusétzlich durch die intensivere Ziindverstarkung.

Geht man im zweiten Fall davon aus, dass das Verbrennungsluftverhaltnis in der Vorkam-
mer zum Ziindzeitpunkt Azzp im fetten Bereich liegt, so fiihrt eine Verschiebung des Ziind-
zeitpunktes in Richtung frith ebenso dazu, dass die Vorkammerladung zum neuen Ziindzeit-
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 gegenlaufigen Effekten nur leicht beschleunigt: Der frithere Brennbeginn wird durch
einen abgeschwichten Ziindverstarkungseffekt teilweise kompensiert, so dass im zweiten

Fall die Verbrennung auf eine Frithverstellung des Ziindzeitpunktes abgeschwécht reagiert.

6.3 Turbulenz in Vorkammer und Hauptbrennraum

Wahrend der Kompression stromt Masse in die Vorkammer ein. Zur Berechnung der turbu-
lenten kinetischen Energie wird angenommen, dass diese proportional zur kinetischen

Energie der einstromenden Masse ist (Chmela, 2007):

(6.5)

Darin ist v die Einstromgeschwindigkeit des liberstromenden Massenstroms dmg, der nach
der Durchflussgleichung fiir kompressible Gase (Gleichung 3.14) berechnet wird. Uber die

Modellkonstante Cyy kann der Turbulenzeinfluss durch Uberstromen abgestimmt werden.

Das Turbulenzmodell des Hauptbrennraums berticksichtigt, 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 Uberstromvorginge wird es um einen Term dKiper erginzt, 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 Ziindzeitpunkt beginnt die Initialisierungsphase und die Flammenzone wird zu-
nachst mit der Masse eines kleinen, kugelférmig angenommenen Ziindkeims mit dem Ra-
dius ro in der Zeit t; gefiillt. Nach dieser Initialisierungsphase geht die Verbrennung von ei-
ner tendenziell laminaren Verbrennung in die turbulente Verbrennung tiber. Entspricht die
Grofde der Flamme der charakteristischen Wirbelgrofie, so ist die Verbrennung voll turbu-
lent ausgebildet und die Ausbreitung der Flamme erfolgt mit turbulenter Brenngeschwin-
digkeit. Wenn die Flamme die Uberstrombohrungen erreicht, dann beginnt die Verbrennung
im Hauptbrennraum. Dort beginnt die Verbrennung wiederum mit einer Ubergangsphase,

an die sich die voll turbulente Hauptverbrennung anschlief3t.

Auch in der Vorkammer wird die Annahme einer (hemi)spharischen Flammenausbreitung
getroffen. Hinsichtlich der Ausbreitung der Flammenfront wird beriicksichtigt, dass im Falle
einer in die Vorkammer hineinragenden Ziindkerze zu Beginn der Entflammung eine kugel-

formige Flammenfront vorliegt.

6.5 Ausbreitung der Flammenfront in der Vorkammer

Da die Ziindkerze in einer Vorkammer nicht zwangslaufig am oberen Ende der Vorkammer
sitzen muss und schon eine leicht in die Vorkammer hineinragende Ziindkerze dazu fiihrt,
dass zu einem nennenswerten Anteil der Vorkammerverbrennung eine kugelférmige an-
statt einer halbkugelfdrmigen Flammenfront vorliegt, wird dieser Fall im Modell abgebildet.
Das ist vor allem fiir 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 fiihrt dazu, dass sich die brennende Kugel in Richtung
der Uberstrémbohrungen verschiebt und somit die Flammenfront wesentlich frither die
Uberstrombohrungen erreicht und die Verbrennung im Hauptbrennraum entsprechend

frither beginnt.

Um diesen Effekt im Modell abbilden zu kdnnen, wird im Rahmen einer quasidimensionalen
Betrachtung die Vorkammer in zwei Bereiche unterteilt: in einen Bereich oberhalb der
Ziindkerze mit der Masse moben und in einen iiber die Uberstrémbohrungen mit dem Haupt-

brennraum verbundenen Bereich unterhalb der Ziindkerze.
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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 mopen €innimmt.
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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 mopen ermittelt. Durch die Dichtednderung wahrend der Verbrennung dehnt
sich das von der Masse mghen eingenommene Volumen aus (mitte) und der Mittelpunkt der
Flammenkugel verschiebt sich in Richtung der Uberstrémbohrungen. Wenn die Flammen-
zone (schwarz gepunktet) die Uberstrémbohrungen 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 myer, entsprechend den Flachenanteilen der

Flammenfront Agroben Und Arrunten aufteilt, gelten folgende Beziehungen:
Mopen = konst = My oben + Myv,oben (6-6)

AFF,oben

Myerb,oben = Myerp * 4 = — Myyoben (6-7)
FF,0

ben + AFF,unten

Uber die Dichte im Verbrannten und Unverbrannten kann so das Volumen und daraus die

Lage der Flammenkugelmitte bestimmt werden.
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Die Bedingung fiir das Erreichen der Uberstrombohrungen durch die Flamme - also den

Brennbeginn im Hauptbrennraum - lautet damit:

Zgkm + Triamme = hyk (6.8)

Die Flammenfrontfliche wird wie im Falle des ungeteilten Brennraums aus einem vorab
berechneten Kennfeld ausgelesen. Im Kennfeld ist fiir relative Volumen zwischen 0 und 1
die Flammenfrontfldche in Abhangigkeit von der Lage der Flammenkugelmitte abgelegt. Die
Lage der Mittelebene muss berticksichtigt werden, da es fiir die freie Oberflache der Flam-
menkugel eine Rolle spielt, wann sie mit den Wanden 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 Abloschen, so wiirde dies eine kleinere Oberfldache 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
Oberflachen erfolgt ebenfalls durch eine Aufteilung der Vorkammer in Scheiben, die jeweils
von zylindrischen, kegeligen und kugelférmigen Flachen begrenzt sind. Zusatzlich zur ge-
samten Flammenfrontfliche werden auch die Flachen oberhalb und unterhalb der Trenn-

ebene ausgegeben.

6.6 Ausbreitung der Flammenfront im Hauptbrennraum

Einen weiteren Beitrag zur Uberhéhung des Brennverlaufes zu Brennbeginn leisten die aus
den Uberstréombohrungen austretenden Fackelstrahlen, die im Hauptbrennraum zu einer

vergrofderten Flammenfrontflache beitragen.

Bild 6.6: Uberblenden von der Fackel-Betrachtung auf die
hemispharische Flammenfrontflichen-Betrachtung

Zu Beginn der Verbrennung dominiert eine keulenfdrmige Flammenfrontfliche den Ver-
brennungsablauf im Hauptbrennraum (Bild 6.6 links). Gegen Ende der Verbrennung werden

sich die Keulenstrukturen weitgehend aufgeldst haben und die Flammenfront wird wieder
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eine hemisphirische Form annehmen (Bild 6.6 rechts). Um dieser Vorstellung im Modell

Rechnung zu tragen, wird folgendermafien vorgegangen:

Wahrend der Verbrennung werden die Extremvarianten der keulenférmigen (Agr keulen) und
der hemispharischen Flammenfrontfliche (Agr hemisphariscn) parallel berechnet. Mittels einer
Uberblendfunktion wird vom Beginn der Verbrennung bis zu dem Zeitpunkt, an dem der
Radius der hemisphérisch betrachteten Flammenfront die Keulenldnge lxo iiberschreitet,

von der keulenférmigen auf die hemispharische Betrachtung gewechselt:

e (@)
lko

e (®)

lko

) : AFF,Keulen + ( ) : AFF,hemisphc’irisch (6-9)

App = (1 -
Dabei entspricht die Keulenldnge lko der erwarteten Lange der Keulen, die sich auf Grund
des insgesamt wahrend der Vorkammerverbrennung ausstromenden Volumens ergibt. Zur
Berechnung von lgo wird angenommen, dass sich durch die Verbrennung die Dichte in der
Vorkammer halbiert und dementspechend in erster Naherung ein Volumen aus der Vor-
kammer ausstromt, das dem Vorkammervolumen entspricht. Zur Berechnung der Lange der
Keulen wird auf Basis der Theorie des Freistrahls (Kolb, 1990) und von Messungen an einer
optisch zugdnglichen Hochdruckzelle, die am Lehrstuhl fiir Thermodynamik der TU Miin-
chen durchgefiihrt wurden (Heinz, 2005; Mittermayer, 2009), ein Offnungswinkel der Keu-

len a von 18° angenommen (Bild 6.7).

123.56 ms 141.33 ms 159.11 ms

Bild 6.7: Highspeedaufnahme des Ausstromvorgangs in eine Hoch-
druckzelle: Die jeweils linke, beleuchtete Bildhilfte zeigt
Dichteunterschiede, die abgedunkelte Seite (jeweils rechts)
zeigt das Eigenleuchten der brennenden Fackelstrahlen (Heinz,
2005; Mittermayer, 2009). Im mittleren Bild ist der Offnungs-
winkel a einer Keule hervorgehoben, der in etwa 18° betragt.
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Das Volumen und die Oberfldche einer Keule wird aus den geometrischen Grundkérpern
Kegelstumpf und Halbkugel berechnet. Die Lange der Keule lko ergibt sich aus der Lange des

Kegelstumpfes 1o sowie dem Radius der Halbkugel Ry und kann iiber den Faktor Cx ange-

passt werden:
VKeule = VKegelstumpf + VHalbkugel (6-10)
lKO = CK . (lo + Ro) (611)
Bild 6.8: Angenommene Form des Fackelstrahls,

zusammengesetzt aus Kegelstumpf und Halbkugel

6.7 Entrainment im Hauptbrennraum

Der aus der Vorkammer austretende Fackelstrahl fiihrt neben der Vergrofierung der Flam-
menfrontfliche auch zu einem Entrainment-Effekt. Darunter versteht man in diesem
Zusammenhang, dass der brennende Strahl unverbrannte Ladung aus dem Hauptbrenn-
raum mitreifst. Dabei wird die Annahme getroffen, dass die mitgerissene Ladung unmittel-
bar verbrannt wird. Sie wird also nicht erst der Flammenzone zugefiihrt und dann umge-
setzt (Gleichung 6.4). In Anlehnung an die Theorie des turbulenten Freistrahls wird unter
Beriicksichtigung der Strahlaustrittsdichte p, und der Dichte des Unverbrannten p., der

Entrainmentmassenstrom wie folgt berechnet (Kolb, 1990):

. . ’P JHBR
Mentrainment = Kg * My * puvHBR (6.12)
v,

Im Wesentlichen ist somit der mitgerissene Massenstrom dmgntrainment vVOm aus der Vor-
kammer austretenden Massenstrom dm; abhingig. Uber die Modellkonstante Kg kann zur

Modellabstimmung der Einfluss des Entrainment-Effekts gewichtet werden.
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6.8 NOx-Emissionen

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

den Hauptbrennraum iibergestréomt sind.

In Bild 6.9 sind die Stickoxidkonzentrationen in der Vorkammer und im Hauptbrennraum
aufgetragen. Wahrend der Verbrennung in der Vorkammer entsteht auf Grund der hohen
Verbrennungstemperaturen bei leicht liberstéchiometrischen Bedingungen viel NOx. Im
Hauptbrennraum ist die Temperatur im Verbrannten zum Brennbeginn ebenso hoch wie in
der Vorkammer, da das Verbrannte des Hauptbrennraums zundchst aus dem tlibergestrom-
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

tiberhoht aufgetragen).
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Bild 6.9: Verlauf der NOx-Konzentration in Vorkammer

und Hauptbrennraum
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Allerdings stofd3t der Zeldovich-Mechanismus sowohl bei der Anwendung auf die extrem
mageren Zonen im Hauptbrennraum wie auch bei gegebenenfalls unterstochiometrischen
Gemischen in der Vorkammer an seine Grenzen (Boulouchos, 1997; Kuhlmann, 2004;
Anderson, 2006). Im Rahmen der Grenzen des Zeldovich-Mechanismus kdnnen mit den er-
stellten Modellen trotz der abnehmenden absoluten Genauigkeit bei extremen Verbren-
nungsluftverhdltnissen die qualitativen Verdnderungen untersucht werden. Insbesondere
ermdglicht 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 kénnen, 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 fiir Vorkammermotoren

Das Vorkammermodell wird zunichst an Hand von Messungen validiert, die im Rahmen
dieser Arbeit am Prifstand gewonnen wurden. Um zu belegen, dass das erstellte Modell
auch fiir grofdere Motoren angewendet werden kann, wird in Kapitel 6.10 auf Messungen

zuriickgegriffen, 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). Zusatzlich
werden zur feineren Abstimmung noch je ein Betriebspunkt mit fritherem und spaterem
Zindzeitpunkt herangezogen. Dann werden die Modellparameter wiederum fiir samtliche
weiteren Betriebspunkte konstant gehalten. Die in diesem Kapitel gezeigten Messungen
wurden mit einer Brenngas gespiilten Vorkammerkerze mit einem Kammervolumen von
7 cm3 (= 2 % des Kompressionsvolumens) durchgefiihrt. Die Spiilung 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 fiir das Vorkammermodell zusammengestellt.
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Tabelle 6.1: Parameter des Modells fiir den Fall Vorkammerverbrenung

Modell-

parameter Wert

Verbrennung Vorkammer:

Exzentrizitit Ziindkerze in der Vorkammer ezx [mm)] 2.0
Radius Ziindkeim ro [mm] 0.33
Dauer Initialisierungsphase ti [PKW] 3
Faktor Anfangsbrenngeschwindigkeit Ksr [-] 0.2
Faktor Ende Uberblendphase Brenngeschw. Ki [-] 1
Faktor Lingenmaf} Kii [-] 0.0028
Faktor Reaktionsgeschw. in der Flammenzone Kr [-] 10.0
Verbrennung Hauptbrennraum:
Exzentrizitit Vorkammer im HBR ezx [mm] 10.0
Faktor Entrainmenteinfluss Kk [-] 0.7
Radius Ziindkeim ro [mm] 1
Faktor Anfangsbrenngeschwindigkeit Ksr [-] 0.075
Faktor Ende Uberblendphase Brenngeschw. Ki [-] 40
Faktor Ende Uberblendphase Keulenbetrachtung Ck [-] 1
Faktor Lingenmaf} Kii [-] 0.0028
Faktor Reaktionsgeschw. in der Flammenzone Kr [-] 13.0

6.9.1 Diskussion der Simulationsergebnisse

Die Ergebnisse der Simulation des Motors mit Vorkammer zeigen, dass mit dem gewahlten
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 fiihren.

Dies ist zunichst 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-
brennungsluftverhaltnis in der Vorkammer liegt zum Ziindzeitpunkt bei 1.1 (Bild 6.3). Die
entsprechend hohe Brenngeschwindigkeit fiihrt zu einer schnellen Verbrennung, die nach

knapp 10°KW abgeschlossen ist.
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Der Druckunterschied zwischen Vorkammer und Hauptbrennraum fiihrt dazu, dass wah-
rend der Kompression Gemisch aus dem Hauptbrennraum in die Vorkammer stromt (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.

0.05¢

; — P —

dm [kg/s]
o
o
(3]

01F U
- dml’]berstr.
-0.15 4 L . !
180 270 360 450 540
0 [’KW]

Bild 6.10: Massenstrom zwischen Vorkammer und Hauptbrennraum

Diese aus der Vorkammer austretenden Fackelstrahlen fiihren 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 iiber. Der Entrainment-Effekt erhoht somit wiahrend des Ausstromens die

Umsetzungsrate.

Da die Oberflache der sechs Keulen (Diagramm Agr, blau gepunktet) deutlich grofier ist als
die einer Halbkugel gleichen Inhalts (Diagramm Afr, schwarz gepunktet), ist die Flammen-
front deutlich vergrofiert. Zum Brennbeginn im Hauptbrennraum wird mit der grofien
Oberflache der keulenformigen Flammenstruktur gerechnet. Mit zunehmendem Flammen-
radius wird auf die hemisphérische Betrachtungsweise iibergeblendet. Die Uberblendphase
ist beendet, wenn die Keulenldnge lko erreicht ist, die im mittleren Diagramm rot angedeutet
ist und hier 35 mm betragt (Gleichung 6.11). Ab diesem Zeitpunkt wird von einer rein hemi-

sphéarischen Flammenfront ausgegangen.

Die Fackelstrahlen aus der Vorkammer tragen mit ihrer kinetischen Energie dazu bei, dass
wahrend der Uberstromphase 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 Grof3en 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 iibereinstimmen.



6 Modell fur Vorkammermotoren

95

Tabelle 6.2: Messungs-Rechnungsvergleich fiir den Referenzpunkt

DVA APR Abweichung
Z7p [PKW] 340 340 0.0 %
A [-] 1.95 1.97 2.0%
Pmi [bar] 15.12 15.4 1.9 %
Pmax [bar] 100.3 97.7 2.6 %
X10 [°PKW] 360.5 362.6 2.1 °KW
Xs0 [PKW] 372.8 374.2 1.4 °KW
Xo0 [PKW] 385.0 386.3 1.3 °KW
BD10-90 [PKW] 24.5 23.7 3.2%

6.9.2 Variation des Ziindzeitpunktes

Wie beim ungeteilten Brennraum erfolgte die Ziindzeitpunktvariation bei konstantem La-

dedruck und Verbrennungsluftverhéltnis. Deutlich zu erkennen ist in den gemessenen und

gerechneten Betriebspunkten die fiir Vorkammermotoren charakteristische Uberhéhung

des Brennverlaufes zu Brennbeginn (Bild 6.12). Da das Verbrennungsluftverhaltnis in der

Vorkammer mit spaterem Ziindzeitpunkt hoher wiirde, wurde diesem Effekt iiber einen

hoheren Spiilgasdruck und damit tiber eine groféere Spiilgasmenge gegengesteuert (siehe

Kapitel 3.2.2).
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Bild 6.12:
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335 195 093 155 247 1500
340 195 094 152 247 1500
345 195 088 142 247 1500

Messungs-Rechnungsvergleich: Variation des ZZP
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6.9.3 Variation des Verbrennungsluftverhdltnisses

Bei der Variation des Verbrennungsluftverhaltnisses im Hauptbrennraum wurde neben den
globalen Grofien Ladedruck und Ziindzeitpunkt auch das Verbrennungsluftverhéltnis in der
Vorkammer weitgehend konstant gehalten. Bei dem fetteren Betriebspunkt wurde die Vor-
kammer durch eine Reduzierung der Spiilgasmenge weniger stark angefettet, so dass der
geringere Verdiinnungseffekt der iiber die Uberstrémbohrungen in die Vorkammer ein-
stromenden Hauptbrennraumladung ausgeglichen wird. Fir den in Richtung mager ver-

schobenen Betriebspunkt wurde die Vorkammer entsprechend starker angefettet.

120 ‘ 80 , —&—2 1.85 Sim
100 ' —6—). 1.95 Sim
_. 60 —4+—) 2.05 Sim
80 ;07 ------ Messungen
— 40
: 3
2. 60 i
N [—
o = 20
40 2
<]
20 ole

0
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

¢ "KW ¢ ["KW]
ZZP ["KW] A[]  Avkzze [F] pmi [bar] po[bar] n [min™]
340 185 095 161 247 1500
340 195 094 152 247 1500
340 205 097 132 247 1500

Bild 6.13: Messungs-Rechnungsvergleich: Variation des
Verbrennungsluftverhiltnisses im Hauptbrennraum
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6.9.4 Variation der Last

Die Last wurde iiber den Ladedruck bei konstantem Verbrennungsluftverhaltnis im Haupt-
brennraum und in der Vorkammer eingestellt. Auf Grund des mit dem Ladedruck steigen-
den Druckniveaus im Zylinder wurde der Spiilgasdruck der Vorkammer so erhdht, dass das
Verbrennungsluftverhaltnis in der Vorkammer zum Ziindzeitpunkt weitgehend unverandert
blieb. Der Ziindzeitpunkt liegt bei 340°KW und die Drehzahl bei 1500 min-1.

—e—0,, 15.2 bar Sim

120 0.6 —— P 13.3 bar Sim
—g—p_. 11.9 bar Sim
100 e 0.5 3 mi
e N Y /| S Messungen

0.4
80 g
= E 03
S 60 2,
g 5 02
Ke]
40 2 04
20 0 |e

0 A
320 340 360 380 400 420 320 340 360 380 400 420

¢ "KW @ "KW

ZZP ["KW] A[-]  Avkzze [-] pmi [bar] pi [bar] n [min”]
340 195 094 152 247 1500
340 195 098 133 227 1500
340 195 088 119 207 1500

Bild 6.14: Messungs-Rechnungsvergleich: Variation des Ladedrucks bei
konstantem Verbrennungsluftverhaltnis

6.10 Validierung mit Daten eines Industriepartners

Zusatzlich zu den Validierungen auf Basis der am eigenen Priifstand ermittelten Daten wur-
de das Modell anhand von Messwerten, die von einem Industriepartner zur Verfiigung ge-
stellt wurden, validiert. An diesem Motor wurde neben dem Hauptbrennraum-Druckverlauf
auch der Vorkammer-Druckverlauf gemessen. Damit kdnnen mit Hilfe dieser Messdaten nun
auch die Vorgange innerhalb der Vorkammer validiert werden. Dazu sind im Folgenden die
gemessenen und berechneten Vorkammerdruckverlaufe gegeniibergestellt. Die Messwerte
umfassen eine Ziindzeitpunktvariation und je eine Variation des Verbrennungsluftverhalt-

nisses in Vorkammer und Hauptbrennraum. Es handelt sich um einen mittelschnelllaufen-
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den Vorkammergasmotor mit sechs Zylindern und ca. 38 | Zylindervolumen, der bei Volllast
betrieben wird. Das Volumen der Vorkammer betragt 180 cm3 (2.3 % des Kompressionsvo-

lumens).

Zunidchst wurden mit Hilfe der Druckverlaufsanalyse aus den zur Verfiigung gestellten

Hauptbrennraum-Druckverldufen die Brennverldufe berechnet.

Das Modell wurde an einem Betriebspunkt abgestimmt, dann wurde die Ziindzeitpunktva-
riation (+/- 4°KW) nachgerechnet und daraufhin die Modellparameter nachjustiert. So
konnten ohne weitere Anpassungen alle zur Verfiigung gestellten Betriebspunkte gut nach-
gerechnet werden. Auf eine Feinabstimmung des Modells wurde verzichtet, da ohnehin ei-
nige fiir die Prozessrechnung wichtige Eingabegrofien wie Stromungsbeiwerte, Abgasge-

gendruck und Turbulenzniveau geschatzt werden mussten.

Fiir die hier gezeigten Messungen wurde der Motor bei Verbrennungsluftverhaltnissen von
tiber 2.1 und Ladedriicken von tiber 3 bar mit Erdgas betrieben. Dabei traten Spitzendriicke
von iiber 130 bar auf. Weitere Angaben zu den Motor- und Betriebsdaten kénnen aus Griin-

den der Vertraulichkeit nicht gemacht werden.

—— 7Z7P -4°KW Sim

—O— Z7ZP ref Sim

—t— ZZP +4°KW Sim
- - - Messungen

v

dqb/dﬁ

ZZP [PKW] A[-]  pmi[bar] p. [bar]
4

-0.1  ref ref
ref ref ref ref
+4 +0.1  ref ref

Bild 6.15: Messungs-Rechnungsvergleich an Hand von Daten eines
Industriepartners: Variation des Ziindzeitpunktes
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Die Ziindzeitpunktvariation erfolgte bei konstanter Last. Dazu wurde bei konstantem Lade-
druck das Verbrennungsluftverhdltnis angepasst. Die gemessenen Druckverldufe in der
Vorkammer werden bei allen drei Variationen von der Simulation gut wiedergegeben. Die
fiir die Verbrennung in der Vorkammer getroffenen Annahmen hinsichtlich Turbulenz und
Flammenausbreitung sind offensichtlich geeignet, die in der Realitat ablaufenden Vorgange
abzubilden.

—&—A -0.1 Sim
—©— A ref Sim
—+—2A +0.1 Sim
------ Messungen

dq, /df

ZZP [°KW] A[-]  pmi[bar] p. [bar]

ref -0.1  ref -0.2
ref ref ref ref
ref +0.1 ref +0.2

Bild 6.16: Messungs-Rechnungsvergleich an Hand von Daten eines
Industriepartners: Variation des Verbrennungsluftverhalt-
nisses im Hauptbrennraum

Die Messungen fiir die Variation des Verbrennungsluftverhaltnisses erfolgten wiederum bei
konstanter Last. Der veranderte Gemischheizwert wurde liber den Ladedruck kompensiert.
Auch hier stimmen Messung und Rechnung wieder gut iiberein. Die Vorkammerdruck-

verlaufe werden ebenfalls gut wiedergegeben.
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Die Messungen bei der Variation des Verbrennungsluftverhaltnisses in der Vorkammer zei-
gen, dass die Druckentwicklung in der Vorkammer bei dem fettesten Punkt am schwéchsten
ausgepragt ist und mit steigendem Verbrennungsluftverhaltnis 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.

—a— Ak 0.2 Sim

—6— Ay ref Sim
— XVK -0.1 Sim
- - - - Messungen
S
& &
©
¢ ¢ ¢
ZZP [°’KW] A[-]  Avkzze [-] pmi [bar] po [bar]
ref ref +0.2 ref ref
ref ref ref ref ref
ref ref -0.2 ref ref

Bild 6.17: Messungs-Rechnungsvergleich an Hand von Daten eines
Industriepartners: Variation des Verbrennungsluftverhalt-
nisses in der Vorkammer

6.11 Rechenzeit

Die programmtechnische Umsetzung der Verbrennungsmodelle erfolgte zunachst in der
lehrstuhleigenen Prozessrechnung cDyn. Zudem wurden sie in das Zylindermodul der FVV
eingebunden. Somit stehen die Modelle einem grofien Benutzerkreis zur Verfiigung. Da bei-
de Prozessrechnungen auf den gleichen Grundlagen basieren und ahnlich 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 l6st und in beiden Systemen die quasidimensionale Flammenfront und die Flammen-
zone bertcksichtigt, lediglich 0.8 s je Arbeitsspiel (PC mit 2 GHz). Bis das System einge-

schwungen ist, reicht es aus, drei bis fiinf Zyklen zu rechnen.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

In dieser Arbeit wurden zwei phdnomenologische Verbrennungsmodelle fiir Magerkonzept-
Gasmotoren erstellt. Ein Modell beschreibt die Verbrennung mit ungeteiltem Brennraum
und ein zweites die Verbrennung nach dem Brennverfahren mit gespiilter Vorkammer. In
beiden Fallen 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, Verbrennungsluftverhaltnis und Restgasge-
halt beriicksichtigt. Die Brenngeschwindigkeiten der anderen Gasmischungen werden auf
Basis von Messungen liber einen empirischen Skalierungsfaktor auf die Brenngeschwindig-
keit von Erdgas bezogen. Mit dieser Methode konnen 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 Priif-
stand ermittelten Druck- und Brennverldufen, die entsprechenden Simulationsergebnissen

gegeniibergestellt wurden.

Die fiir die Ausbreitung der Flamme relevante turbulente Brenngeschwindigkeit wird aus
der laminaren Brenngeschwindigkeit und Turbulenzgréfden berechnet. Die turbulente kine-
tische Energie wird mit Hilfe eines Turbulenzmodells ermittelt, das die Turbulenzprodukti-
on durch Ansaugen, Verdichten und Quetschstromungen sowie die Dissipation der turbulen-
ten kinetischen Energie liber der Zeit beschreibt. Fiir die Brennraumkonfiguration mit Vor-
kammer wurde das Turbulenzmodell um einen Term erweitert, der die Turbulenzprodukti-
on in Folge von Uberstrémvorgingen beschreibt. Zur Abstimmung des Turbulenzmodells
wurden CFD-Ladungswechselrechnungen durchgefiihrt und der Einfluss der Turbulenz auf

den Ablauf der Verbrennung mit Hilfe eines Schirmventils am Motorpriifstand untersucht.

Die Flammenfrontfliche wird beim Modell fiir den ungeteilten Brennraum unter der An-

nahme einer sich hemisphérisch ausbreitenden Flammenfront berechnet.
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Das Modell fiir das Vorkammerverfahren betrachtet je eine Verbrennung in Vorkammer und
Hauptbrennraum. In beiden Systemen wird eine Flammenfrontfliche berechnet. In der Vor-
kammer wird dabei wie im Fall des ungeteilten Brennraums von einer kugelférmigen
Flammenfrontfliche ausgegangen. Im Hauptbrennraum wird beriicksichtigt, dass die aus
der Vorkammer austretenden Fackelstrahlen zu einer Vergrofierung der Flammenfrontfla-

che beitragen.

Die Validierung der Modelle erfolgte zum einen an Hand von Messungen, die an einem Ein-
zylinder-Versuchsmotor durchgefiihrt wurden. Zum Einsatz kam ein MTU-Motor der Bau-
reihe 396 mit knapp 4 1 Zylindervolumen. Es wurden neben den Betriebsparametern Ziind-
zeitpunkt, Verbrennungsluftverhaltnis, Ladedruck, Ladelufttemperatur, Drehzahl, Auflade-
wirkungsgrad und Brenngaszusammensetzung auch die Motorparameter Verdichtungsver-
haltnis und Drall intensiv untersucht. Zum anderen wurden von einem Industriepartner
Messdaten zur Verfligung gestellt, die an einem Vollmotor mit 38 1 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 grofden Benutzerkreis zur Verfligung. Die erstellten Verbrennungsmodelle
gliedern sich in die modularen Strukturen der cDyn und des FVV-Zylindermoduls ein und
sind somit leicht erweiterbar. Dies gilt sowohl fiir den Aufbau von Vollmotormodellen mit
Aufladung, Ladeluftkiihlung und Abgasriickfiithrung als auch fiir 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 fiir das Dieselziindstrahl-
verfahren, das unter anderem die Beriicksichtigung 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.

Fiir Anwender aus der Industrie stehen mit diesen phdnomenologischen Modellen Werk-
zeuge zur Verfiigung, die viele physikalische und chemische Vorgange abbilden, einen wei-
ten Giiltigkeitsbereich besitzen und dennoch nur kurze Einarbeitungs- und Rechenzeiten

erfordern.
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