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Kurzfassung

Seit Beginn des 20. Jahrhunderts ist ein kontinuierlicher Anstieg der weltweiten Ober-
flächentemperatur bemerkbar. Vor allem die anthropogenen Treibhausgasemissionen,
welche zum größten Anteil aus Kohlenstoffdioxid (CO2) bestehen, tragen wesentlich
zur Klimaerwärmung bei. Daher ist eine Reduktion des vom Menschen verursach-
ten CO2-Ausstoßes ein großes Anliegen vieler Institutionen. Ein wesentlicher Anteil
der CO2-Emissionen wird vom Verkehr emittiert. Ab 2020 ist eine Begrenzung des
Flottenverbrauchs auf durchschnittlich 95 gCO2/km (entspricht ∼3,6 Liter Diesel bzw.
∼4,1 Liter Benzin pro 100 km) vom EU-Parlament verordnet. Mittelfristig ist darüber
hinausgehend mit einer Verschärfung auf bis zu 75 gCO2/km zu rechnen. Um dieses
ehrgeizige Ziel erreichen zu können, sind die Automobilhersteller zu enormen Entwick-
lungsarbeiten gezwungen. Neben der Weiterentwicklung des Verbrennungsmotors und
der Elektrifizierung des Antriebes stellen alternative Kraftstoffe wie zum Beispiel Erd-
gas und Wasserstoff eine gute Alternative zur Reduktion des CO2-Flottenverbrauchs
dar.
Erdgas, dessen Hauptbestandteil Methan (CH4) ist, besitzt von allen fossilen Ener-

gieträgern den geringsten Kohlenstoffgehalt (C) und den höchsten Anteil an Wasser-
stoff (H). Daher weist es gegenüber den anderen fossilen Brennstoffen die geringsten
CO2-Emissionen auf. Bei gleichbleibendem effektivem Wirkungsgrad ist eine CO2-
Reduktion von bis zu 25% gegenüber konventionellen diesel- bzw. benzinbetriebenen
Verbrennungsmotoren erreichbar. Mit kaum einer anderen Einzelmaßnahme lässt sich
innerhalb kürzester Zeit der CO2-Ausstoß derart effektiv reduzieren.
Im Rahmen dieser Masterarbeit wird ein konventioneller Dieselmotor auf den Be-

trieb mit Erdgas umgebaut und mit zwei unterschiedlichen Zündkonzepten betrieben.
Als erster Schritt wird das Brennverfahren auf einen Dieselzündstrahl (Dual-Fuel) und
anschließend auf den Betrieb mit einer konventionellen Fremdzündung (Zündkerze)
abgestimmt. Zur Optimierung stehen verschiedenste Variationsparameter zur Verfü-
gung. Neben den Einflüssen der vom Motorsteuergerät verstellbaren Applikationspa-
rametern, werden hardwareseitig die Auswirkungen unterschiedlicher Brennraumgeo-
metrien und Verdichtungsverhältnisse auf beide Zündverfahren untersucht. Die unter-
schiedlichen Brennraumgeometrien werden dabei durch die Verwendung verschiedener
Kolbenformen (Omegamulde, Topfmulde) realisiert. Anschließend an die am Motor-
prüfstand durchgeführten experimentellen Untersuchungen werden die Messergebnisse
ausgewertet und interpretiert und die Vor- und Nachteile von den unterschiedlichen
Zündkonzepten aufgezeigt.
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Abstract

Since the beginning of the 20th century a continuous increase in the global surface
temperature has been noticeable. Especially the anthropogenic greenhouse gas emissi-
ons, which primarily consist of carbon dioxide (CO2), contribute significantly to global
warming. Therefore a reduction of man-made CO2 emissions is a major concern of
many organisations. Therefore, the EU Parlaiment imposed a CO2 limit of 95 g/km
(∼3.6 litres of diesel or ∼4.1 litres of petrol per 100 km), which has to be fullfilled on
average across the whole fleet and comes into force in 2020. Furthermore a reduction to
75 gCO2/km is to be expected. To achieve this ambitious target, the vehicle manufac-
turers are forced to amounts of development work. In addition to further improvement
of the internal combustion engine and the electrification of the drivetrain, alternative
fuels, such as natural gas and hydrogen, also represent a good option to reduce the
CO2 output.
Off all the fossil fuels, natural gas, whose main component is methane (CH4), has the

lowest carbon (C) content and the highest proportion of hydrogen (H). Therefore it has
the lowest CO2 emissions, compared with other fossil fuels. If the brake thermal effi-
ciency remains unchanged, a CO2 reduction of up to 25% compared with conventional
diesel- or gasoline-powered engines can be achieved. Hardly any other measure is able
to reduce the CO2 emissions so efficiently.
As part of this master thesis a diesel engine is modified to run on natural gas. As a

first step the combustion process is tuned to a diesel pilot ignition (dual fuel), and then
adjusted to operate with a spark ignition (spark plug). The influence of main applica-
tion parameters are investigated. Apart from that the effects of different combustion
chamber geometries and compression ratios are examined for both ignition concepts.
The different combustion chamber geometries are realized by the use of different piston
shapes (omega bowl, pot bowl). Afterwards the advantages and disadvantages of both
ignition concepts will be demonstrated.
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1 Einleitung

Seit Beginn des 20. Jahrhunderts ist ein kontinuierlicher Anstieg der weltweiten Ober-
flächentemperatur bemerkbar. Vor allem die anthropogenen Treibhausgasemissionen,
welche zum größten Anteil aus CO2 bestehen, tragen wesentlich zur Klimaerwärmung
bei. Daher ist eine Reduktion des vom Menschen verursachten CO2-Ausstoßes ein
großes Anliegen vieler Institutionen. Im Jahr 2014 waren die Sektoren Energie und
Industrie (44.4%), Verkehr (28.5%), Landwirtschaft (10.4%) und Gebäude (10%)
die bedeutendsten Verursacher der Treibhausgasemissionen in Österreich. Wobei im
Zeitraum von 1990 bis 2014 der Sektor Verkehr den größten Anstieg (57.6% bzw.
7.9Mio. TonnenCO2-Äquivalent) in den Treibhausgasemissionen verzeichnet (siehe Bild
1.1). Innerhalb des Sektor Verkehrs besitzt der Personenverkehr einen Anteil von rund
55.3% und der Straßengüterverkehr von rund 43.8%. Der restliche Anteil fällt auf Flug-,
Schiffs- und Eisenbahnverkehr im Inland. In der Verkehrsmittelaufteilung (Modal Split)
für den Personenverkehr besitzt der PKW-Verkehr für das Jahr 2014 in Österreich einen
Anteil von 69% (siehe Bild 1.2) [1].

  

Energie und 
Industrie – 

EH 
36,8 % 

Energie und 
Industrie – 
Nicht-EH 

7,7 % 

Verkehr 
28,5 % 

Gebäude 
10,0 % 

Land-
wirtschaft 

10,4 % 

Abfall-
wirtschaft 

4,1 % 

Fluorierte 
Gase 
2,6 % 

Anteil der Sektoren an den  
gesamten THG-Emissionen 2014 

Energie und 
Industrie 

Verkehr 

Gebäude 

Land-
wirtschaft 

Abfall-
wirtschaft 

Fluorierte 
Gase 

-7,0 -2,0 3,0 8,0 13,0

Mio. t CO2-Äquivalent 

Änderung der Emissionen zwischen 
1990 und 2014 

Quelle: UMWELTBUNDESAMT (2016a) 

Bild 1.1: Anteil der Sektoren an den Treibhausgasemissionen 2014 und Veränderung im Zeit-
raum von 1990 bis 2014 [1]
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Modal Split Verkehrsleistung im Personenverkehr exkl. Kraftstoffexport 
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Bild 1.2: Modal Split Verkehrsleistung im Personenverkehr Inland (excl. Krafstoffexport und
internationalem Flugverkehr), 1990 und 2014 [1]

Ab 2020 ist eine Begrenzung des Flottenverbrauchs auf durchschnittlich 95 gCO2/km
(entspricht ∼3,6 Liter Diesel bzw. ∼4,1 Liter Benzin pro 100 km) vom EU-Parlament
verordnet. Mittelfristig ist darüber hinausgehend mit einer Verschärfung auf bis zu
75 gCO2/km zu rechnen. Um dieses ehrgeizige Ziel erreichen zu können, sind die Au-
tomobilhersteller zu enormen Entwicklungsarbeiten gezwungen. Neben der Weiterent-
wicklung des Verbrennungsmotors und der Elektrifizierung des Antriebes stellen alter-
native Kraftstoffe wie zum Beispiel Erdgas und Wasserstoff eine gute Alternative zur
Reduktion des CO2-Flottenverbrauchs dar [29].

Gas als Kraftstoff in Fahrzeugen ist keine Erfindung der Neuzeit. Bereits 1863, also
23 Jahre vor dem „Benz Patent-Motorwagen Nummer 1“, welcher 1886 von Carl Benz
patentiert wurde, unternahm Étienne Lenoir mit seinem, von einem Gasmotor ange-
trieben, „Hippomobile“ eine 18 km lange Ausfahrt. Damals wurde allerdings an Stelle
von Erdgas giftiges Leuchtgas verwendet [27].

Erdgas, dessen Hauptbestandteil Methan (CH4) ist, besitzt von allen fossilen Ener-
gieträgern den geringsten Kohlenstoffgehalt (C) und den höchsten Anteil an Wasser-
stoff (H). Daher weist es gegenüber den anderen fossilen Brennstoffen die geringsten
CO2-Emissionen auf. Bei gleichbleibendem effektivem Wirkungsgrad ist eine CO2-
Reduktion von bis zu 25% gegenüber konventionellen diesel- bzw. benzinbetriebenen
Verbrennungsmotoren erreichbar. Mit kaum einer anderen Einzelmaßnahme lässt sich
innerhalb kürzester Zeit der CO2-Ausstoß derart effektiv reduzieren. Durch diese Mög-
lichkeit können erdgasbetriebene Motoren einen wichtigen Beitrag zum Erreichen der
weltweiten Klimaschutzziele leisten. Ein Kilogramm Erdgas hat in etwa den gleichen
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Energieinhalt wie rund 1,6 Liter Benzin oder rund 1,4 Liter Diesel. Somit sind die Kraft-
stoffkosten, bei gleicher Energiemenge, im Vergleich mit Benzin um etwa 55% und im
Vergleich mit Diesel um ungefähr 45% geringer (siehe Tabelle 1.1). Speziell im Bereich
des öffentlichen Verkehrs sowie des Gütertransports sind Erdgasantriebe bereits eine
kostengünstige Alternative zu flüssigen Kraftstoffen. Eine kontinuierlich dichter wer-
dende Tankstelleninfrastruktur, Steuerbegünstigungen in mehreren Ländern Europas
sowie ein regelrechter Erdgas-Boom in den USA machen den Kraftstoff Erdgas eben-
falls immer attraktiver [29].

Tabelle 1.1: Kraftstoffkosten von Erdgas, Benzin und Diesel [5, 24, 34]

CNG Euro Super Diesel

Unterer Heizwert Hu [MJ/kg] 50 41 43
Unterer Heizwert Hu [MJ/l] – 30,750 35,690
Kraftstoffkosten1) [e/l] – 1,117 1,045
Kraftstoffkosten1) [e/kg] 0,797 – –
Kraftstoffkosten [Cent/MJ] 1,6 3,6 2,9

1) Durchschnitt österreichweit (18.07.2016)

Man kann bei Erdgasmotoren zwischen monovalenten, bivalenten und Dual-Fuel
Brennverfahren unterscheiden. Monovalente Brennverfahren verwenden ausschließlich
Gas als Kraftstoff. Dabei wird die zur Zündung notwendige Energie mittels einer Zünd-
kerze eingebracht. Das bivalente Brennverfahren kann wahlweise mit dem einen oder
anderen Kraftstoff betrieben werden. In Dual-Fuel-Systemen wird zur Entflammung des
zündunwilligen Erdgas-Luft-Gemisches ein zündwilliger Kraftstoff, meistens Diesel, in
den Brennraum eingebracht. Um das CO2-Einsparpotential voll auszunutzen, wird der
Erdgasanteil dabei so hoch wie möglich gehalten. Es ist jedoch auch der Betrieb rein
mit Diesel realisierbar. Ein großer Vorteil eines Dual-Fuel-Brennverfahrens mit Erd-
gas und Diesel gegenüber Benzin/Erdgas-Ottomotoren besteht darin, dass Erdgas eine
höhere Klopffestigkeit als Benzin aufweist, und dadurch das Verdichtungsverhältnis
erhöht werden kann. Somit ist auch ein grundlegend höheres Wirkungsgradpotential
erreichbar [29].

Im Rahmen dieser Masterarbeit, als Teil einer Dissertation [28], wird ein konventio-
neller Dieselmotor auf den Betrieb mit Erdgas umgebaut und mit zwei unterschiedli-
chen Zündkonzepten betrieben. Als erster Schritt wird das Brennverfahren auf einen
Dieselzündstrahl (Dual-Fuel) und anschließend auf den Betrieb mit einer konventio-
nellen Fremdzündung (Zündkerze) abgestimmt. Zur Optimierung stehen verschiedens-
te Variationsparameter zur Verfügung. Neben den Einflüssen der vom Motorsteuer-
gerät verstellbaren Applikationsparametern, werden hardwareseitig die Auswirkungen
unterschiedlicher Brennraumgeometrien und Verdichtungsverhältnisse auf beide Zünd-
verfahren untersucht. Die unterschiedlichen Brennraumgeometrien werden dabei durch
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1 Einleitung

die Verwendung verschiedener Kolbenformen (Omegamulde, Topfmulde) realisiert. An-
schließend an die am Motorprüfstand durchgeführten experimentellen Untersuchungen
werden die Messergebnisse ausgewertet und interpretiert und die Vor- und Nachteile
von den unterschiedlichen Zündkonzepten aufgezeigt.
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2 Allgemeine Grundlagen

In den folgenden Kapiteln werden die grundlegenden Kenngrößen und Vergleichspro-
zesse erläutert. Des weiteren wird auf die Energiebilanzen und Verlustteilung des realen
Motorprozesses eingegangen.

2.1 Kenngrößen

Man unterscheidet zwischen den konstruktiven Motorkenngrößen(Hub, Bohrung, Hub-
volumen, Verdichtungsverhältnis, . . . ) und den Betriebskenngrößen(Leistung, Drehmo-
ment, Drehzahl, Mitteldruck, Liefergrad, Kraftstoffverbrauch, . . . ) [6].
In diesem Abschnitt werden die für die Arbeit wichtigsten Kenngrößen kurz erläutert.

2.1.1 Verdichtungsverhältnis

Das Verdichtungsverhältnis ε stellt eine wichtige konstruktive Motorkenngröße dar [24].

ε =
Vh + Vc
Vc

(2.1)

2.1.2 Mitteldrücke

Die pro Arbeitstakt abgegebene Arbeit wird auf das Hubvolumen bezogen und besitzt
die Dimension eines Druckes. Die Spezifische Arbeit wird daher als Mitteldruck pm
bezeichnet [24].

pm =
W

Vh
(2.2)

Setzt man die effektiv geleistete ArbeitWe ein erhält man den effektiven Mitteldruck pe.
Die effektiv geleistete Arbeit wird aus dem am Motorprüfstand gemessenen mittleren
Drehmoment Me berechnet [24].

pe =
We

Vh
(2.3)

Bei einsetzen der tatsächlich vom Gas an den Kolben abgegebenen inneren Arbeit Wi

erhält man den inneren (indizierten) Mitteldruck pi [24].

pi =
Wi

Vh
(2.4)
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2 Allgemeine Grundlagen

Die innere Arbeit stellt die eingeschlossene Fläche im pV-Diagramm dar. Das pV-
Diagramm wird durch auftragen des mittels Sensoren gemessenen Druckes im Brenn-
raum über den Kolbenhub gebildet [24].

Wi =

∫
p dV (2.5)

V

EV

AV

A B

p

OT UT

Hochdruckschleife A

Ladungswechselschleife B

p

p

VV

max

0

hc

V

W p
i i

h

Bild 2.1: pV-Diagramm eines Viertaktmotors [32]

Subtrahiert man die effektiv geleistete Arbeit von der inneren Arbeit so erhält man die
Reibungsarbeit, welche durch die mechanischen Verluste gebildet wird [24].

Wr = Wi −We (2.6)

Entsprechen obiger Gleichung 2.2 kann aus der Reibungsarbeit der Reibungsmittel-
druck berechnet werden [24].

pr =
Wr

Vh
(2.7)

2.1.3 Leistungen

Die Formeln für die Leistungen sind wie folgt [24]:

Zweitaktmotor: P = n · VH · pm (2.8)

Viertaktmotor: P =
n

2
· VH · pm (2.9)
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2.1 Kenngrößen

Diese Formeln beziehen sich auf kohärente Einheiten. Um mit den üblichen Einheiten
P in [kW], n in [min-1], VH in [dm3] und pe in [bar] zu arbeiten wird auf folgende
Zahlenwertgleichungen umgeformt [24]:

Zweitaktmotor: P =
n · Vh · pm

600
(2.10)

Viertaktmotor: P =
n · Vh · pm

1200
(2.11)

Je nach Index ergeben diese Formeln die effektive Leistung Pe, die innere Leistung Pi

oder die Reibleistung Pr [24].

2.1.4 Drehmomente

Die allgemeine Formel für die Leistung lautet:

P = Md · ω = Md · 2 · π · n (2.12)

Wird diese Formel unter Zuhilfenahme der Formeln 2.8 und 2.9 umgeformt ergeben
sich die Formeln für die Drehmomente wie folgt [24]:

Zweitaktmotor: Md =
Vh · pm
2 · π

(2.13)

Viertaktmotor: Md =
Vh · pm
4 · π

(2.14)

Je nach Index ergeben diese Formeln das effektive, das innere oder das Reibungsmoment
[24].

2.1.5 Wirkungsgrade

Wird die vom Motor abgegebene Arbeit W als Nutzen und die mit dem Kraftstoff zu-
geführte Energie QB = mB · Hu als Aufwand definiert. So ergibt sich der Wirkungsgrad
wie folgt [24]:

η =
Nutzen
Aufwand

=
W

QB

=
W

mB ·Hu

(2.15)

Auf die Zeiteinheit bezogen ergibt sich [24]:

η =
P

Q̇B

=
P

ṁB ·Hu

(2.16)

Effektiver Wirkungsgrad

ηe =
Pe

ṁB ·Hu

(2.17)

7



2 Allgemeine Grundlagen

Indizierter Wirkungsgrad

ηi =
Wi

QB

(2.18)

Mechanischer Wirkungsgrad

Der mechanische Wirkungsgrad ηm ist wie folgt definiert [24]:

ηm =
We

Wi

=
Pe

Pi

=
pe
pi

(2.19)

Aus Gleichung 2.18 und 2.19 ergibt sich [24]:

ηe = ηi · ηm (2.20)

Spezifischer Kraftstoffverbrauch

Meist ist der Heizwert des Kraftstoffes gegeben und es kann de spezifische Kraftstoff-
verbrauch berechnet werden [24].
Die Gleichung für den effektiven spezifischen Kraftstoffverbrauch lautet [24]:

be =
ṁB

Pe

=
1

ηe ·Hu

(2.21)

Die Gleichung für den inneren spezifischen Kraftstoffverbrauch lautet analog [24]:

bi =
ṁB

Pi

=
1

ηi ·Hu

(2.22)

Die Zahlenwertgleichung mit b in [g/kWh] und Hu in [kJ/kg] lautet [24]:

b =
3,6 · 106

η ·Hu

(2.23)

2.2 Luftbedarf und Luftverhältnis

Stöchiometrischer Luftbedarf

Der stöchiometrische Sauerstoffbedarf ist jener Sauerstoffbedarf der notwendig ist um
den eingebrachten Brennstoff vollständig umzusetzen. Der stöchiometrische Luftbedarf
errechnet sich aus der Zusammensetzung der Luft (N2 : O2 = 0,79 : 0,21) und dem
stöchiometrische Sauerstoffbedarf [24].

Lst =
1

0 21
·O2st (2.24)
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2.3 Brennverlaufsbestimmung

Für die Verbrennung eines Kohlenwasserstoffs CxHyOz gilt [24]:

CxHyOz +
(
x +

y
4
− z

2

)
O2 → xCO2 +

y
2
H2O (2.25)

Der stöchiometrische Sauerstoffbedarf bedrägt:

O2st =
(
x +

y
4
− z

2

) [
kmol O2

kmol B

]
(2.26)

Lst = 4,76 ·
(
x +

y
4
− z

2

) [
kmol L
kmol B

]
(2.27)

Die molare Masse von flüssigen und festen Brennstoffes ist meist ungenau und nur
schwer bestimmbar. Eine Elementaranalyse in Massenanteilen liegt aber meistens vor.
Der Sauerstoff- bzw. Luftbedarf wird daher sinnvollerweise auf 1 kg Brennstoff bezogen.
Die Massenanteile an Kohlenstoff, Wasserstoff, Schwefel und Sauerstoff werden durch
die Kleinbuchstaben c, h, s, und o angegeben [24].

O2st =
c

12,01
+

h

4,032
+

s

32,06
− o

32,00

[
kmol O2

kmol B

]
(2.28)

Lst = 4,76 · c

12,01
+

h

4,032
+

s

32,06
− o

32,00

[
kmol L
kmol B

]
(2.29)

(2.30)

Luftverhältnis λ

Im realen Motorbetrieb weicht der zugeführte Luft allerdings vom stöchiometrischen
Luftbedarf ab. Das Luftverhältnis λ repräsentiert diese Abweichung [24].

λ =
O2

O2st

=
L

Lst

(2.31)

Ist das Luftverhältnis λ > 1 läuft die Verbrennung vollständig mit Luftüberschuss ab.
Die im Abgas vorhandene Sauerstoffmasse bildet sich aus der Differenz zwischen der
zugeführten Sauerstoffmasse und der bei der Verbrennung stöchiometrisch umgesetzten
Sauerstoffmasse [24, 32].
Bei einem Luftverhältnis λ < 1 läuft die Verbrennung aufgrund des Sauerstoffmangels
nur unvollständig ab. Es wird nicht der komplette Brennstoff umgesetzt [24, 32].

2.3 Brennverlaufsbestimmung

Betrachtet man den Brennraum des Motors als ein instationär offenes System so ergibt
sich unter Anwendung des 1.Hauptsatzes der Thermodynamik folgende Formel:

−p dV

dϕ
+

dQB

dϕ
− dQW

dϕ
+ hE

dmE

dϕ
− hA

dmA

dϕ
− hA

dmLeck

dϕ
=

dU

dϕ
(2.32)
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2 Allgemeine Grundlagen

Allgemein findet die Verbrennung während des Hochdruckteiles statt. Bei alleiniger Be-
trachtung des Hochdruckteiles kann das System Brennraum geschlossen angenommen
werden und die Gleichung 2.32 vereinfacht sich auf folgende Form:

dQH

dϕ
=

dQB

dϕ
− dQW

dϕ
=

dU

dϕ
+
p dV

dϕ
+ hA

dmLeck

dϕ
(2.33)

Wird vom Brennverlauf dQB/dϕ der Wandwärmestrom dQW/dϕ abgezogen so ergibt
sich der Heizverlauf dQH/dϕ, welcher mittels Druckindizierung am Prüfstand relativ
einfach bestimmbar ist. Zur Ermittlung des Brennverlaufs sind Ansätze betreffend des
Wandwärmeübergangs erforderlich. Nähere Informationen über die Ansätze sind ein-
schlägiger Fachliteratur zu entnehmen.

Wird die bis zu einem bestimmten Kurbelwinkel umgesetzte BrennstoffenergieQBum(ϕ)
durch die gesamte eingebrachte Brennstoffenergie QBges dividiert so erhält man die Um-
setzrate x [20, 24].
Bild 2.2 zeigt die aus den Indizierdaten berechneten Verläufe für den Gasbetrieb mit

Fremdzündung bei einer Drehzahl von 1500min-1 und einem effektiven Mitteldruck von
3 bar.

x(ϕ) =
QBum(ϕ)

QBges

=

∫ ϕ
ϕVB

dQB(ϕ)

mBgesHu

(2.34)
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Bild 2.2: Brennverlauf, Heizverlauf, Wandwärmestrom und Umsetzungsrate für Gasbetrieb
mit Fremdzündung bei n=1500min-1 und pe=3bar

Die verbleibende Differenz zwischen der gesamten umgesetzten Brennstoffenergie
QBum und der gesamten eingebrachten Brennstoffenergie QBges ergibt sich durch Ver-
nachlässigung der Verluste aus der unvollkommenen Verbrennung, aus Messfehlern und
aus Fehlern im Ansatz für den Wandwärmeübergang [20].
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2.4 Verlustanalyse

2.4 Verlustanalyse

Um das Potential verschiedener Brennverfahren zu vergleichen, bedient man sich einer
Verlustanalyse. Dabei werden ausgehend vom vollkommenen Motor die Einzelverluste
bis hin zum realen Motorbetrieb aufgezeigt.
Der vollkommene Motor ist in Anlehnung nach DIN1940 wie folgt definiert [24]:

• geometrisch gleich wie der reale Motor

• vollkommene Füllung des Zylindervolumens in UT mit reiner Ladung (Luft oder
Gemisch vom Zustand vor Einlass - Druck und Temperatur wie im Saugrohr
ungedrosselt und nach einem etwaigem Verdichter, kein Restgas)

• identisches Luftverhältnis λ wie realer Motor

• unvollständige Verbrennung bis zum chemischen Gleichgewicht

• idealer Verbrennungsablauf nach vorgegebenen Gesetzmäßigkeiten (Gleichraum-,
Gleichdruckverbrennung oder eine Kombination aus beiden)

• kein Wandwärmeübergang

• keine Reibungskräfte im Arbeitsgas

• keine Lässigkeitsverluste

• idealer Ladungswechsel in UT (isochorer Austausch der Verbrennungsgase gegen
reine Ladung) oder ideale Ladungswechselschleife bei aufgeladenen Viertaktmo-
toren

• die Ladung wird als Gemisch idealer Gase angenommen unter Berücksichtigung
der Temperaturabhängigkeit der kalorischen Stoffgrößen

isentrope Kompression und Expansion

Per Definition „vollkommene Füllung“ besitzt der vollkommene Motor eine größere
Ladungsmasse als der reale Motor. Da aber identisches Luftverhältnis λ vorausgesetzt
wird, wird dem vollkommenen Motor dementsprechend auch eine größere Brennstoff-
menge QBv, gegenüber dem realen Motor mit der Brenstoffmenge QB, zugeführt [24].

ηv =
W v

QBv

(2.35)

Die Einzelverluste durch welche der vollkommene Wirkungsgrad ηv auf den indizier-
ten Wirkungsgrad ηi reduziert wird lauten wie folgt [24]:

• Verlust durch reale Ladung ∆ηrL
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2 Allgemeine Grundlagen

• Verlust durch unvollkommene Verbrennung ∆ηuV

• Verlust durch realen Verbrennungsablauf ∆ηrV

• Wandwärmeverlust ∆ηWw

• Leckageverlust ∆ηLeck

• Überstömverlust ∆ηÜ

• Ladungswechselverlust ∆ηLw

2.4.1 Verlust durch reale Ladung

Der Brennraum des vollkommenen Motors wird per Definition in UT mit reiner Frisch-
ladung, mit dem Zustand vor Einlass (Saugrohr), versorgt.
Die Ladung des realen Motors wird durch Drosselverluste, Erwärmung und Abgas-

rückführung beeinflusst, und besitzt andere Stoffeigenschaften als die ideale Ladung.
Unter Berücksichtigung dieser realen Füllung mit ansonsten gleichen Annahmen wie
beim vollkommenen Motor erhält man den Prozess des vollkommenen Motors mit realer
Ladung. Als Bezugspunkt wird der Zustand bei Einlassschluss des wirklichen Motors
herangezogen. Der Verlust ergibt sich aus der Differenz der Wirkungsgrade des voll-
kommenen Motors mit idealer und realer Ladung [24].

∆ηrL = ηv − ηvrL =
W v

QBv

− W vrL

QB

(2.36)

In Bild 2.3 sind die Kompressionslinien in einem pV-Diagramm für den vollkommenen
Motor und den realen Motor dargestellt.

Bild 2.3: pV-Diagramm des vollkommenen Motors und des realen Motors [24]
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2.4 Verlustanalyse

2.4.2 Verlust durch unvollkommene Verbrennung

Die unvollständige Verbrennung des Brennstoffes bis zum chemischen Gleichgewicht ist
bereits im vollkommenen Motor berücksichtigt. Im realen Motorprozess erfolgt die Um-
setzung des eingebrachten Brennstoffes aber nicht bis zum chemischen Gleichgewicht.
Die Verbrennung läuft unvollkommen ab. Bildet man die Differenz zwischen dem Wir-
kungsgrad des vollkommenen Motors mit realer Ladung und einem Vergleichsprozess
in welchem nur die wirklich umgesetzte Brennstoffenergie berücksichtigt wird, so erhält
man den Verlust durch die unvollkommene Verbrennung (siehe Bild 2.4).

∆ηuV = ηvrL − ηuV =
W vrL −W uV

QB

(2.37)

Die Bestimmung des wirklich umgesetzten Brennstoffes QB,um setzt eine Abgasanalyse
voraus [24].
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 Verlust durch unvollkommene Verbrennung

Bild 2.4: Darstellung des Verlustes durch unvollkommene Verbrennung im pV-Diagramm

2.4.3 Verlust durch realen Verbrennungsablauf

Im realen Motor erfolgt die Energieumsetzung nicht in einer unendlich kurzen Zeit in
OT (Gleichraumprozess). Der eingebrachte Brennstoff wird zu einem erheblichen Teil
erst nach OT umgesetzt. Der Verlust durch realen Verbrennungsablauf ergibt sich aus
der Differenz der Wirkungsgrade der Prozesse mit Gleichraumverbrennung und realer
adiabater Verbrennung (siehe Bild 2.5) [24].

∆ηrV = ηuV − ηrV =
W uV −W rV

QB

(2.38)
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2 Allgemeine Grundlagen

 Prozess mit Gleichraumverbrennung
 Prozess mit realer Verbrennung
 Verlust durch realen Verbrennungsablauf
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Bild 2.5: Darstellung des Verlustes durch realen Verbrennungsablauf im pV-Diagramm

2.4.4 Wandwärmeverlust

Ein großer Teil der umgesetzten Brennstoffenergie wird nicht in technische Arbeit um-
gewandelt, sondern fließt über die Brennraumwände als Wärme ab. Bildet man die
Differenz der Wirkungsgrade der Hochdruckprozesse mit und ohne Wandwärmeüber-
gang so erhält man den Wandwärmeverlust (siehe Bild 2.6) [24].

∆ηWw = ηrV − ηWw =
W rV −WWw

QB

(2.39)

Es sei darauf hingewiesen, dass die Verluste durch realen Verbrennungsablauf und
Wärmeübergang voneinander abhängen. Wird die eingebrachte Brennstoffmasse rasch
um OT umgesetzt so verringern sich die Verbrennungsverluste, die Wandwärmeverluste
nehmen aber zu.

2.4.5 Leckageverlust

Die ausströmende Leckagemasse dmLeck/dϕ führt zu einer Druckabsenkung im Brenn-
raum. Dadurch wird die nutzbaren Energie verringert. Der durch den Leckagestrom
verursachte Verlust berechnet sich als Differenz der Wirkungsgrade zweier Hochdruck-
prozesse ohne und mit Leckage [24].

∆ηLeck = ηWw − ηLeck =
WWw −W Leck

QB

(2.40)
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2.4 Verlustanalyse

 Prozess ohne Wandwärmeübergang
 Prozess mit Wandwärmeübergang
 Wandwärmeverlust
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Bild 2.6: Darstellung des Wandwärmeverlustes im pV-Diagramm

2.4.6 Überströmverlust

Durch den Überströmvorgang zwischen Haupt- und Nebenbrennraum kommt es bei
Kammermotoren zu zusätzlichen Verlusten. Zur Bestimmung des Verlustes werden die
durch Druckindizierung berechneten Heizverläufe der beiden Kammern zu einem Heiz-
verlauf aufsummiert. Aus diesem Summenheizverlauf wird mittels Prozessrechnung der
Druckverlauf für einen Einkammermotor berechnet. Die Differenz der inneren Arbei-
ten eines fiktiven Prozesses des Einkammermotors WH(Z+K) zum realen Prozesses im
Hauptbrennraum WH(Z+K) bezogen auf die eingebrachte Brennstoffenergie ergibt den
Überströmverlust [24].

∆ηÜ =
WH(Z+K) −WH(Z)

QB

(2.41)

2.4.7 Ladungswechselverlust

Die bis jetzt betrachteten Verluste haben sich rein auf den Hochdruckteil des Ar-
beitsprozesses bezogen. Der Ladungswechsel beim vollkommen Motor erfolgt laut De-
finition ideal in UT ohne Arbeitsaufwand. Der reale Ladungswechsel erfolgt zwischen
Öffnen des Auslassventils (AV) und Schließen des Einlassventils (EV) und benötigt einen
Arbeitsaufwand. Bildet man die Differenz der Wirkungsgrade zweier Prozesse mit idea-
lem und realem Ladungswechsel so erhält man den Ladungswechselverlust (siehe Bild
2.7) [24].

∆ηLw = ηi,iLW − ηi =
W i,iLW −W i

QB

(2.42)
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Bild 2.7: Darstellung des Ladungswechselverlustes im pV-Diagramm

2.4.8 Gütegrad

Das Verhältnis des Wirkungsgrades des vollkommen Motors zum inneren Wirkungsgrad
bildet nach DIN 1940 den Gütegrad ηg.

ηg =
ηi
ηv

(2.43)

Er beinhaltet alle Verluste des Arbeitsprozesses und dient als Maß inwieweit sich der
Arbeitsprozess des realen Motors dem vollkommenen Motor annähert [24].

ηi = ηv −∆ηg (2.44)

∆ηg = ∆ηrL + ∆ηuV + ∆ηrV + ∆ηWw + ∆ηLeck + ∆ηÜ + ∆ηLw (2.45)

2.4.9 Mechanische Verluste

Die im Brennraum erzeugte innere Energie wird in effektiv nutzbare mechanische Ener-
gie an der Kurbelwelle umgeformt. Durch Reibung und Energieaufteilung auf die Nebe-
naggregate (Hochdruckpumpe, Vakuumpumpe, Lichtmaschine, . . . ) ist nicht die gesam-
te innere Energie mechanisch nutzbar. Der entstandene mechanische Verlust berechnet
sich als Differenz von innerer und effektiver Arbeit bezogen auf die in den Brennraum
eingebrachte Brennstoffenergie [24].

∆ηm =
Wi −We

QB

= ηi − ηe (2.46)

Bild 2.8 zeigt exemplarisch eine berechnete Verlustanalyse für ein Dual-Fuel-Brennverfahren
bei n=1500min-1 und pe=3bar. Die Verluste durch reale Ladung und Leckage sind
nicht dargestellt, da sie in der Regel unter 1% betragen.

16



2.5 Schadstoffe
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Bild 2.8: Verlustanalyse für ein Dual-Fuel-Brennverfahren bei n=1500min-1 und pe=3bar

2.5 Schadstoffe

Bei vollständiger Verbrennung einer durchschnittlichen Kohlenstoffverbindung (C:H =
1:2) setzt sich das Abgas in etwa aus 74Vol.% Stickstoff N2 und je 13Vol.% Kohlendi-
oxid CO2 undWasser H2O zusammen. Diese Komponenten führen zu keiner Schädigung
bei Menschen, Tieren und Pflanzen. Allerdings ist Kohlendioxid CO2 ein hochwirksames
Treibhausgas und trägt zur Erderwärmung bei. Eine Reduktion der CO2-Emissionen
ist daher verordnet [23].
Neben diesen Komponenten der stöchiometrischen Verbrennung werden bei Luftman-

gel bzw. Luftüberschuss und durch Unreinheiten im Kraftstoff weitere Komponenten
gebildet. Die gebildeten Schadstoffe werden in den folgenden Unterkapiteln aufgelistet.

2.5.1 Unvollständige Verbrennung

Kohlenmonoxid CO

Kohlenmonoxid entsteht bei Verbrennung unter Luftmangel. Es handelt sich dabei um
ein farb- und geruchloses Gas und gilt als hochgiftig [11, 15, 23, 26, 31, 33].

Kohlenwasserstoff HC

Durch Zündaussetzer oder nur teilweiser Verbrennung des eingebrachten Kraftstoffes
gelangen Kohlenwasserstoffe HC ins Abgas. Die Schädlichkeit der Verbindungen ist
sehr unterschiedlich, und reicht von relativ harmlos über reizend bis zu krebserregend.
Zusammen mit Kohlenmonoxid CO und Stickoxiden NOx sind Kohlenwasserstoffe HC
an der Bildung von Ozon beteiligt [11, 15, 23, 26, 31, 33].
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2 Allgemeine Grundlagen

Rußpartikel

Lokal starker Luftmangel bei hohen Temperaturen führt zur Bildung von Rußpartikeln.
Kohlenwasserstoffe HC und Sulfate SO4 kondensieren an die Rußpartikel an. Neben Ge-
ruchsbelästigung und der möglichen Bildung von Sichtbehinderung stehen Rußpartikel
unter dem Verdacht krebserregend zu sein [11, 15, 23, 26, 31, 33].

2.5.2 Übervollständige Verbrennung

Stickoxid NOx

Bei hohen Temperaturen und Vorhandensein von genügend Sauerstoff oxidiert Stickstoff
zu Stickoxiden. Die im Verbrennungsmotor entstehenden Stickoxide NOx bestehen zum
größten Teil aus dem Atem- und Reizgift Stickstoffmonoxid NO. In der Atmosphäre
oxidiert dieses zu dem noch giftigeren Stickstoffdioxid NO2 auf. Zusammen mit den
Kohlenwasserstoffen HC führt Stickstoffdioxid NO2 zur Bildung von Ozon [11, 15, 23,
26, 31, 33].

2.5.3 Unerwünschte Kraftstoffkomponenten

Schwefelverbindungen

Der im Kraftstoff unerwünscht enthaltene Schwefel oxidiert bei der Verbrennung im
Motor zu Schwefeldioxid SO2. Es werden aber auch Sulfate SO4 gebildet. Schwefeldioxid
SO2 ist ein farbloses Atem- und Reizgas, welches schädlich bei Pflanzen wirkt und zu
Korrosionsschäden im Motor führen kann [11, 15, 23, 26, 31, 33].
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3 Grundlagen zum Erdgas

Bei Erdgas handelt es sich um einen fossilen Brennstoff. Der Hauptbestandteil ist Me-
thanCH4, welcher 75 bis 98 Vol.% beträgt. Die weiteren Bestandteile sind größtenteils
Stickstoff, Ethan und Kohlendioxid. In Tabelle 3.1 sind die wichtigsten Stoffeigenschaf-
ten von Methan, Euro Super und Diesel zusammengefasst [5].

Den größten Anreiz Erdgas als Krafstoff zu verwenden stellt das hohe CO2-Einspar-
potential und die langfristige Verfügbarkeit dar. Aus ökonomischer Sicht sind die auf
den Energieinhalt bezogenen Treibstoffkosten vorteilhaft. So ist Erdgas unter Annahme
der durchschnittlichen Treibstoffkosten an österreichischen Tankstellen für das erste
Halbjahr 2016 um rund 45% günstiger als Dieselkraftstoff und um etwa 55% günstiger
als Ottokraftstoff [5].

Tabelle 3.1: Eigenschaften von Methan CH4, Super Benzin und Diesel [5, 24]

Methan Euro Super Diesel

Molare Masse [kg/kmol] 16,04 ∼ 98 ∼ 170
Dichte [kg/m3] 0,72 (1621)) 730÷ 780 815÷ 855
Luftbedarf [kg/kg] 17,2 14,5 14,5
Unterer Heizwert Hu [MJ/kg] 50 41 43
Gemischheizwert2) [MJ/m2] 3,22 3,75 3,865
volumenbezogener
Heizwert [MJ/dm3] 81051) 30750 35690

Zündgrenzen [–] 0,6/2 0,4/1,4 0,48/1,35
Oktanzahl (ROZ) [–] 130 95 –

Hinweis: Werte bei 1,013 bar und 0 ◦C
1) Speicherdruck 200 bar, 298,15K
2) bei λ = 1

In diesem Kapitel werden die Grundlagen und Definitionen zum Verständnis dieser
Arbeit erklärt.
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3 Grundlagen zum Erdgas

3.1 Betriebsarten

Aufgrund der hohen Selbstzündungstemperatur von Erdgas (848÷ 913K) ist zur Zün-
dung des Erdgas-Luft-Gemisches eine externe Energiequelle notwendig. Die Bereitstel-
lung der Zündenergie erfolgt mit verschiedenen Systemen. Man kann zwischen mono-
valenten, bivalenten und Dual-Fuel Brennverfahren unterscheiden [5].

3.1.1 Monovalent

Fahrzeuge mit monovalenten Brennverfahren sind nur auf den Betrieb mit Erdgas
ausgelegt, wehalb diese auch auf diesen Betrieb optimiert sind. Daraus ergeben sich
Vorteile bei Motorleistung, Verbrauch, Schadstoffemissionen etc.. Als Zündquelle zur
Endzündung des Gemisches dient eine Zündkerze. Bild 3.1b zeigt eine schematische
Darstellung.

3.1.2 Bivalent

Im Gegensatz zu monovalenten Systemen kann bei bivalenten Brennverfahren der Mo-
tor mit zwei unterschiedlichen Kraftstoffen betrieben werden. Wobei nur ein Kraftstoff
zum selben Zeitpunkt zum Einsatz kommt. Üblich ist die Kombination von Benzin und
Erdgas wobei die Zündenergie von einer Zündkerze bereitgestellt wird. Im Fahrzeug
sind für beide Treibstoffe zwei separate Tanks unterzubringen. Da der Motor auf den
Betrieb mit beiden Kraftstoffen optimiert wird, kann das volle Potential Erdgas nicht
genutzt werden. Das Verdichtungsverhältnis wird zum Beispiel durch die Klopfneigung
von Benzin begrenzt.

3.1.3 Dual-Fuel

In Dual-Fuel-Systemen kommen zwei Kraftstoffe zum Einsatz. Es werden ein zündwil-
liger und ein zündunwilliger Kraftstoff gleichzeitig in den Brennraum eingebracht und
gemeinsam verbrannt. Wobei der Zündwillige als chemische Zündkerze dient und den
Zündunwilligen entflammt. Üblich ist es Diesel als zweiten Kraftstoff zu verwenden.
Um das CO2-Einsparpotential voll auszunutzen, wird der Erdgasanteil dabei so hoch
wie möglich gehalten. Es ist jedoch auch der Betrieb rein mit Diesel realisierbar. Eine
schematische Darstellung des Dual-Fuel-Brennverfahrens ist in Bild 3.1a abgebildet.
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3.2 CO2-Einsparpotential

Institut für Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik

2The information contained in this presentation remains the property of the IVT.

Stadt, Datum Titel Präsentation o. F.bereichName Vortragender od. Forsch.bereich

Erdgas-Injektor Diesel-Injektor
CNG Diesel

Abgas

(a)

Institut für Verbrennungskraftmaschinen und Thermodynamik

3The information contained in this presentation remains the property of the IVT.
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CNG

Abgas

(b)

Bild 3.1: Zündkonzepte: (a) Dual-Fuel (b) Fremdzündung

3.2 CO2-Einsparpotential

3.2.1 Stoffeigenschaften

Das niedrigste Kohlenstoff zu Wasserstoffverhältnis von Methan aller fossiler Brenn-
stoffe führt zu einer wesentlichen Reduzierung der CO2-Emissionen. In diesem Kapitel
wird dieses Potential in Bezug auf Diesel dargestellt [5].
Ideale Verbrennung eines Kohlenwasserstoffes:

CxHyOz +
(
x +

y
4
− z

2

)
O2 → xCO2 +

y
2
H2O (3.1)

Die gebildete Masse an Kohlendioxid mCO2 steht dabei zur eingebrachten Brennstoff-
masse mB in folgendem Verhältnis:

nCO2 = x · nB (3.2)

mit n = m
M erhält man:

mCO2

mB

=
x ·MCO2

MB

(3.3)

Umformen:

mB =
mCO2 ·MB

x ·MCO2

(3.4)
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3 Grundlagen zum Erdgas

Bezieht man die gebildete Kohlendioxidmasse mCO2 auf die freigesetzte Brennstoff-
energie QB so erhält man:

QB = mB ·Hu =
mCO2 ·MB

x ·MCO2

·Hu (3.5)

mCO2

QB

=
x ·MCO2

Hu ·MB

(3.6)

Zur Berechnung der CO2-Emissionen bei Verbrennung von Diesel wird Hexadecan
C16H34 mit einer molaren Masse MC16H34 von 226,45 g/mol als Kohlenstoffverbindung
angenommen. Der Heizwert HuDiesel beträgt 43 kJ/g.

mCO2

QBDiesel

=
x ·MCO2

HuDiesel
·MC16H34

=
16 · 44,01[ g

mol ]

0,043[MJ
g ] · 226,45[ g

mol ]
= 72,32

[ g
MJ

]
Bei idealer Verbrennung von Diesel entsteht also 72,32 g CO2 pro 1MJ erzeugter

Energie.
Zur Berechnung der CO2-Emissionen bei Verbrennung von Erdgas wird als Kohlen-

stoffverbindung Methan CH4 mit einer molaren Masse MCH4 von 16,04 g/mol angenom-
men. Der Heizwert HuCH4 beträgt 50 kJ/g.

mCO2

QBCH4

=
x ·MCO2

HuCH4
·MCH4

=
44,01[ g

mol ]

0,050[MJ
g ] · 16,04[ g

mol ]
= 54,88

[ g
MJ

]
Bei idealer Verbrennung von Erdgas entsteht also 54,88 g CO2 pro 1MJ erzeugter

Energie.
Setzt man die CO2-Emissionen von Diesel und Erdgas bei gleicher freigesetzter Ener-

gie ins Verhältnis, so ergibt sich für Erdgas folgendes CO2-Einsparpotential:

∆CO2 = 1−
54,88

[ g
MJ

]
72,32

[ g
MJ

] = 24,12 [%]

Die massenbezogene Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs ergibt sich rein aus dem
Verhältnis der Heizwerte. Bei gleicher freigesetzte Energiemenge ergibt sich für Erdgas
gegenüber Diesel folgende Reduzierung:

∆m = 1−
43
[

MJ
kg

]
50
[

MJ
kg

] = 14 [%]

Durch das günstige Kohlenstoff-Wasserstoff-Verhältnis von Erdgas übersteigt die Re-
duzierung der CO2-Emissionen die Verringerung des massenbezogenen Kraftstoffver-
brauchs um knapp 10% [5].
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3.2 CO2-Einsparpotential

3.2.2 Klopffestigkeit

Bei höherer Motorlast trägt neben dem günstigen C/H-Verhältnis auch die Klopffestig-
keit von Methan (ROZ 130), und den damit verbundenen innermotorischen Möglich-
keiten, wie zum Beispiel die Erhöhung des Verdichtungsverhältnisses, zur Verringerung
der CO2-Emissionen bei [5].

Klopfen entsteht durch Selbstentzündung des Luft-Kraftstoff-Gemisches noch bevor
es von der Flammenfront erreicht wird. Dabei kommt es zu einem hohen Druck- und
Temperaturanstieg. Im Brennraum breiten sich Druckwellen mit Frequenzen von 5 kHz
bis 7 kHz aus, welche durch das verursachte hochfrequente Geräusch auch namensge-
bend für die Bezeichnung Klopfen sind. Die maximale Amplitude der Druckwelle wird
als Klopfamplitude bezeichnet und ist ein Maß um die Klopfintensität zu bestimmen.
Der prozentmässige Anteil der Zyklen in welchen Klopfen auftritt wird als Klopfhäufig-
keit bezeichnet. Bild 3.2 zeigt die Klopfhäufigkeit und -amplitude eines Erdgasmotors
mit Fremdzündung bei Verwendung unterschiedlicher Kolbenformen [24].
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 Fremdzündung mit Omegamulde (ε = 14.5)
 Fremdzündung mit Topfmulde (ε = 14)
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Bild 3.2: (a) Klopfhäufigkeit (b) Klopfamplitude für Erdgasbetrieb mit Fremdzündung
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3 Grundlagen zum Erdgas

3.3 Luftverhältnis λCNG des Erdgas-Luft-Gemisches

Zur Beurteilung des Erdgas-Luft-Gemisches, in welches bei Dual-Fuel Brennverfahren
der Dieselzündstrahl eingespritzt wird, wird ein eigenes Luftverhältnis λCNG definiert
[29].

λCNG =
mLuft

mCNG · LstCNG

(3.7)

3.4 Energetischer Erdgasanteil xCNG

Im Dual-Fuel Betrieb dient ein der Kraftstoff Diesel als Zündquelle. Zur Beurteilung
der Gemischzusammensetzung, wird der energetische Erdgasanteil definiert [29].

xCNG =
mCNG ·HuCNG

mCNG ·HuCNG
+mDiesel ·HuDiesel

(3.8)

3.5 Energetischer Anteil an unverbrannten
Komponenten im Abgas ∆ζUV

Zur Beurteilung der Vollständigkeit der Verbrennung wird der energetische Anteil der
unverbrannten Komponenten im Abgas verwendet. Bei Luftüberschuss werden dazu
die gemessenen Mengen an Kohlenmonoxid CO und Kohlenwasserstoffen HC im Abgas
verwendet.

∆ζUV =
mCO ·HuCO

+mHC ·HuHC

mCNG ·HuCNG
+mDiesel ·HuDiesel

für λ > 1 (3.9)

Im stöchiometrischen Betrieb und bei Luftmangel muss die Komponente Wasserstoff
H2 ebenfalls berücksichtigt werden [29].

∆ζUV =
mCO ·HuCO

+mHC ·HuHC
+mH2 ·HuH2

mCNG ·HuCNG
+mDiesel ·HuDiesel

für λ ≤ 1 (3.10)
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4 Versuchsträger und
Modifikationen

Um den verwendeten Versuchsträger mit Gas betreiben zu können, waren verschie-
denste Modifikationen notwendig. In diesem Kapitel werden der Versuchsträger und
vorgenommenen Modifikationen erläutert.

4.1 Versuchsträger BMW B47C20O0

Als Versuchsträger dient ein turboaufgeladener Reihenvierzylinder-Dieselmotor in Quer-
einbauweise aus dem Hause BMW. Die firmeninterne Bezeichnung lautet B47C20O0.
Mit den Reihendieselmotoren B37 (Dreizylinder), B57 (Sechszylinder) und den Reihen-
ottomotoren B38 (Dreizylinder), B48 (Vierzylinder) und B58 (Sechszylinder) bildet der
B47 die Efficient-Dynamics-Motorenfamilie. Damit wird ein Baukastensystem, das so-
wohl Otto- als auch Dieselaggregate beinhaltet, realisiert. Der Umfang konzeptgleicher
Bauteile zwischen den Diesel- bzw. Ottomotoren beträgt 30% bis 40% und innerhalb
desselben Brennverfahrens über 60% (siehe Bild 4.1) [2, 3, 30].

Bild 4.1: B47 Gleichteileumfang [3]

Als Basis für die Motoren dient ein Vollaluminium-Zylinderkurbelgehäuse in welchem
die geschmiedete Stahlkurbelwelle gelagert ist. Der Massenausgleich bei den Vierzylin-
dermotoren erfolgt über vier Gegengewichte an der Kurbelwelle und über wälzgelagerte
Ausgleichswellen (siehe Bild 4.2) [2, 3, 30].
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4 Versuchsträger und Modifikationen

Bild 4.2: B47 Massenausgleich [3]

Über den am Kurbelwellenende angebrachten dreiteiligen Kettentrieb werden die No-
ckenwellen, die Hochdruckpumpe sowie die kombinierte Vakuum-/Ölpumpe angetrie-
ben. Alle Nebenaggregate sind auf der Einlassseite positioniert, um auf der Abgassseite
möglichst viel Platz für die Abgasnachbehandlung und Aufladung frei zu halten. Alle
Motoren sind mit einem Common-Rail-System ausgestattet, mit welchem Drücke bis
zu 2000 bar realisiert werden können. Beim B47C20O0 ist ein Turbolader mit verstell-
baren Turbinenleitschaufeln verbaut. In Bild 4.3 ist ein Vierzylinder-Dieselmotor mit
Quereinbauprinzip zu sehen und in Tabelle 4.1 sind die wichtigsten Kenngrößen des
am Prüfstand verwendeten Motors aufgelistet [2, 3, 30].

Bild 4.3: B47 Motor [2]
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4.1 Versuchsträger BMW B47C20O0

Tabelle 4.1: Motorkenndaten B47C20O0 [2, 3]

Kenngröße Einheit Wert

Kraftstoff – Diesel
Baugruppe – 2.1
Fahrzeug – F25
Abgasnorm – EU6
Nennleistung kW 142
bei min-1 4000
Maximales Drehmoment Nm 410
bei min-1 2000

Grundabmessungen

Hubraum cm3 1995
Bohrung mm 84
Hub mm 90
Hub-Bohrungs-Verhältnis – 1.07
Einzelzylinder Volumen cm3 499
Pleuellänge mm 138
Pleuelstangenverhältnis – 0.326
Blockhöhe mm 289
Verdichtungsverhältnis – 16.5
Zylinderabstand mm 91

Hauptlager

Durchmesser mm 55
Breite mm 25

Pleuellager

Durchmesser mm 50
Breite mm 24

Kolben

Kompressionshöhe mm 47
Feuersteghöhe mm 9.12

Kolbenbolzen

Durchmesser mm 32
Länge mm 64

Ventile

Durchmesser Einlass/Auslass mm 27.2/24.6
Ventilhub Einlass/Auslass mm 8.5/8.5
Schaftdurchmesser mm 55
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4 Versuchsträger und Modifikationen

4.2 Modifikationen am Serienmotor

Die Untersuchungen im Erdgasbetrieb erfolgen mit innerer Gemischbildung. Die Ein-
bringung des Erdgases in den Brennraum wird dadurch realisiert, dass die zentral po-
sitionierten Dieselinjektoren durch Gasinjektoren ersetzt werden. Aufgrund der hohen
Selbstentzündungstemperatur von Erdgas ist eine Selbstentzündung des Gemisches im
Brennraum nicht möglich. Zur Entflammung bedarf es einer Zündenergie. Beim Dual-
Fuel-System wird diese vom Dieselzündstrahl und beim fremdgezündeten Verfahren
von der Zündkerze bereitgestellt. Daraus resultiert die Notwendigkeit weitere Aufnah-
men für die Dieselinjektoren bzw. für die Zündkerzen im Zylinderkopf zu integrieren.
In Folge von Platzmangel im Zylinderkopf wird daher der Verlust eines Auslasskanales
pro Zylinder in Kauf genommen. Bild 4.4 zeigt den Zylinderkopf für die Variante mit
Fremdzündung.

 

EV 

AV 

Druckquarz 

Aufnahme-Gasinjektor Zündkerze 

Bild 4.4: Zylinderkopf Fremdzündung

Die Zylinderkopfabdeckungen sind den Modifikationen der jeweiligen Zylinderköpfe
ebenfalls anzupassen. Sie sind im Gegensatz zur Serienzylinderkopfabdeckung nicht
mehr aus Kunststoff sondern aus Aluminium gefertigt. Bild 4.5a zeigt die Dual-Fuel
Zylinderkopfabdeckung.

Die Gasrail mit angebrachten Gasinjektoren ist in Bild 4.5b abgebildet.
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4.2 Modifikationen am Serienmotor
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Bild 4.5: (a) Zylinderkopfabdeckung bei Dual-Fuel (b) Gasrail mit Gasinjektoren

Da bei den modifizierten Zylinderköpfen ein Auslasskanal und damit auch ein Aus-
lassventil wegfällt, ist auch eine Modifikation der Auslassnockenwelle und des Nocken-
wellenträgers erforderlich (siehe Bild 4.6).

 

Einlass

Auslass

Bild 4.6: Ventiltrieb
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4 Versuchsträger und Modifikationen

4.3 Fremdzündung

Um den Betrieb mit Fremdzündung zu realisieren, wird der Zylinderkopf wie im voran-
gegangenen Kapitel 4.2 bereits erklärt modifiziert. Die Ansteuerung der Zündkerzen ist
nicht durch die serienmäßige Motorsteuerung zu bewerkstelligen. Es wurde eine eigener
Aufbau mit Zuhilfenahme eines am Markt erhältlichen Transistorzündmoduls erstellt.
Dieser wird dann mit Hilfe der ETU (siehe Kapitel 5.3) angesteuert. Bild 4.7 zeigt Schal-
tung und Schema des Transistorzündmoduls. In der schematischen Darstellung stellen
die Bezeichnungen IGN1 bis IGN4 die Zündsignale dar welche in der Schaltung an der
Basis angelegt werden. Die Kollektoren der Transistorschaltung werden mit COIL1 bis
COIL4 bezeichnet. In Bild 4.8 ist die der gesamte Aufbau abgebildet.

(a)

ENGINE GROUND

Ignition System Power

IGN1
IGN2

IGN3
IGN4

Coil A

Coil B

Coil C

Coil D

Coil -

Coil +

Coil -

Coil +

Coil -

Coil +

Coil -

Coil +
Normal Connection

Ign3

Ign1

Ign2

GND
2

1

3

Coil3

Coil2

Coil1

Ign4

4

Coil4

(b)

Bild 4.7: Zündmodul (a) Schaltung [8] (b) Schema [21]

Bild 4.8: Schaltung für die Fremdzündung
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4.4 Kolbenformen und Verdichtungsverhältnisse

4.4 Kolbenformen und Verdichtungsverhältnisse

CFD-Simulationen prognostizieren bei Verwendung einer Topfmulde anstelle der seri-
enmäßigen Omegamulde eine vorteilhaftere Gemischbildung im geschichteten Betrieb
[28]. Weshalb die Topfmulde ebenfalls untersucht wird. Die beiden unterschiedlichen
Kolbenformen sind in Bild 4.9 zu sehen.

(a) Omegamulde (b) Topfmulde

Bild 4.9: Kolbenformen

Um Auswirkungen des Verdichtungsverhältnisses auf die Brennverfahren zu erhalten,
wird der Versuchsträger neben dem serienmässigen Verdichtungsverhältnis von 16.5
auch mit verringertem Verdichtungsverhältnis von 14.5 bzw. 14 betrieben. Tabelle 4.2
zeigt einen Überblick über die am Prüfstand vermessen Motorkonfigurationen.

Tabelle 4.2: Verwendete Motorkonfigurationen

Brennverfahren Kolbenform Verdichtungsverhältnis

Dual-Fuel Omegamulde 16.5
Dual-Fuel Omegamulde 14.5
Dual-Fuel Topfmulde 16.5
Fremdzündung Omegamulde 14.5
Fremdzündung Topfmulde 14
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5 Motorenprüfstand

Der Prüfstand dient dazu das Betriebsverhalten des Motors möglichst realitätsnah zu
untersuchen. Die Reproduzierbarkeit und Vergleichbarkeit der diversen Messungen sind
dabei von essentieller Bedeutung. Um diesen Anforderungen gerecht zu werden, sind
verschiedenste Einrichtungen an einem Prüfstand erforderlich. Die folgenden Unter-
kapitel sollen dem Leser den Aufbau des Prüfstandes, sowie die verwendete Software
vermitteln.

Bild 5.1: Prüfstandsaufbau

5.1 Belastungsmaschinen

Mit Hilfe von Belastungsmaschinen können durch Vorgabe von Drehzahl und Dreh-
moment definierte Lastpunkte eingestellt werden. Die Leistung ergibt sich dabei durch
Multiplikation dieser beiden Größen. Man unterscheidet grundsätzlich zwischen zwei
Typen von Belastungsmaschinen [22]:
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5 Motorenprüfstand

• Passive Belastungsmaschinen können den Prüfling nur gegen seine eigene
Drehrichtung abbremsen, also eine Last aufbringen (z. B. Wirbelstrombremse).

Tabelle 5.1: Kenngrößen, Borghi & Saveri Wirbelstrombremse FE 260S [10]

Parameter Abkürzung Einheit Wert

Max. Drehzahl nmax min-1 12000
Max. Drehmoment Mmax Nm 610
Max. Leistung Pmax kW 191

• Aktive Belastungsmaschinen können den Prüfling sowohl mit als auch gegen
seine Drehrichtung bremsen und beschleunigen. Ein Verbrennungsmotor kann
also befeuert und geschleppt betrieben werden (z. B. Asynchronmotor).

Tabelle 5.2: Kenngrößen, Lenze Servo-Asynchronmotor MQA 22P29 [19]

Parameter Abkürzung Einheit Wert

Bemessungsdrehzahl nmax min-1 2935
Max. Drehzahl nmax min-1 6500
Bemessungsdrehmoment Mn Nm 125
Max. Drehmoment Mmax Nm 500
Bemessungsleistung Pn kW 38.4

Am Prüfstand sind eine aktive und passive Belastungsmaschine in Serie zueinander
angeordnet. Einen solchen Aufbau, mit welchem ein Vierquadrantenbetrieb möglich
ist, bezeichnet man als Tandemanordnung . Ein Servo-Asynchronmotor der Fa. Lenze
dient als aktive und eine Wirbelstrombremse der Fa. Borghi & Saveri als passive Be-
lastungsmaschine. In Tabelle 5.1 und Tabelle 5.2 sind die wichtigsten Kenngrößen der
beiden verwendeten Bremsen dargestellt.

5.2 Konditioniereinrichtungen

Der Zustand der verwendenden Medien, wie beispielsweise Kühlmittel, Ladeluft, Kraft-
stoff oder Motoröl, beeinflusst das Betriebsverhalten eines Verbrennungsmotors we-
sentlich. Daher kommen, um realitätsnahe und reproduzierbare Ergebnisse zu erhalten
verschiedene Einrichtungen zum Einsatz. In den folgenden Abschnitten werden die am
Prüfstand verwendeten Konditioniersysteme erläutert. Die Kühlung der Anlagen erfolgt
durch den geschlossen Kühlmittelkreislauf der Haustechnik [22].
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5.2 Konditioniereinrichtungen

5.2.1 Kühlmittelkonditionierung

Um die Kühlmitteltemperatur auf vorgegebene Werte zu regeln, kommt eine Kühl-
mittelkonditionierung zum Einsatz. Durch Messung des Massendurchflusses und der
Temperaturdifferenz zwischen Vorlauf und Rücklauf kann die eingebrachte Wärme des
Motors in den Kühlmittelkreislauf berechnet werden.

5.2.2 Ladeluftkonditionierung

Die Ladeluftkonditionierung dient dazu, die Ladeluft T21 auf vorgegebe Werte zu regeln,
und ersetzt somit den im realen Betrieb verwendeten Ladeluftkühler. Wiederum kann
aus dem Massendurchsatz und der vorhandenen Temperaturspreizung zwischen Vorlauf
und Rücklauf die abgeführte Wärme berechnet werden.

5.2.3 Kraftstoffkonditionierung

Am Prüfstand werden zwei Kraftstoffe, zum einen Diesel und zum anderen Erdgas,
verwendet. Beide Kraftstoffe werden durch eigene Einrichtungen konditioniert.

Dieselkonditionierung

In der Dieselkonditionierung wird der Druck und die Temperatur des Diesels auf defi-
nierte Werte geregelt. Zur Messung des Massendurchsatzes wird ein Coriolis-Durchflussmesser
verwendet.

Erdgaskonditionierung

Die Versorgung des Motors mit Erdgas erfolgt aus einem Erdgasbündel mit 200 bar.
In der Erdgaskonditionierung wird der Druck des Gases durch einen Druckminderer
auf einen bestimmten Wert geregelt. Zur Messung des Massendurchsatzes wird ein
Coriolis-Durchflussmesser verwendet.

5.2.4 Motorölkonditionierung

Da die Kühlung des Motoröls bei hohen Lasten allein durch den Ölkühler nicht mehr
ausreichend ist, wird eine Motorölkonditionierung verwendet. Es kommt eine Kondi-
tionieranlage der Fa. AVL zum Einsatz. Diese dient dazu die Temperatur des Motoröls
auf definierten Temperaturniveaus zu halten.
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5 Motorenprüfstand

5.3 Prüfstandssoftware

5.3.1 Tornado

Die Software Tornado in der Version 3.3 Build 235.141.21.0 der Fa. Kristl, Seibt &
Co dient zur echtzeitfähigen zeitsynchronen Erfassung und Überwachung verschiedens-
ter Messdaten. Die Software besteht aus den zwei Teilen: Designer und Runtime. Mit
Hilfe des Designers wird die Gestaltung der grafischen Benutzeroberfläche (GUI), das
Speicherformat der Messergebnisse, die Höhe der Grenzwerte, die Integration der Mess-
eingänge und Steuerausgänge, usw. vorgenommenen. Die Erfassung, Überwachung und
Speicherung der Messdaten, bei Prüfstandbetrieb, erfolgt über die Runtime [18].

5.3.2 Indicom

Zur Auswertung und Überwachung schneller kurbelwinkelbasierter Signale, den soge-
nannten Indizierdaten, kommt die Software Indicom 2010 v2.2a, build 306 der Fa. AVL
zur Anwendung. Diese Daten bilden die Grundlage einer detaillierten Verbrennungs-
analyse.

5.3.3 Inca

Der Datenaustausch zwischen Motorsteuergerät und PC erfolgt mittels der Software
INCA V7.0.0/23 der Fa. ETAS, mit deren Hilfe verschiedene Parameter des Motor-
steuergerätes (ECU) ausgelesen und verstellt werden können. In unserem Versuchsauf-
bau wird unter anderem die Turboladerstellung, die Drosselklappenstellung, die Drall-
klappenstellung, die Stellung des Abgasrückführungsventils, der Diesel-Raildruck, der
Einspritzzeitpunkt sowie die Einspritzmenge und Anzahl der Piloten angesteuert. Die
ausgelesenen Daten werden von INCA ans Tornado weitergegeben und vom selbigen
auch gespeichert [12].

5.3.4 ETU

Der Begriff ETU steht für die Abkürzung Engine Timing Unit. Dabei handelt sich um
ein Programm der Fa. AVL mit wessen Hilfe kurbelwinkelaufgelöste Signale ausgeben
werden können. Die Kurbelwinkelposition und Drehzahl wird über eine Schnittstelle zu
Indiset abgegriffen. Am Motorprüfstand werden die Gasinjektoren und die Zündspulen
mittels der ETU gesteuert.

5.4 Messgrößenaufnehmer

In diesem Unterkapitel werden die verwendeten Messgrößenaufnehmer erläutert.
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5.4 Messgrößenaufnehmer

5.4.1 Drehmoment

Der Drehmomentflansch HBM T40B dient zur direkten Erfassung des Drehmomentes.
Weiters wird das Drehmoment über die Pendellagerung der Belastungsmaschine und
einer Kraftmessdose indirekt bestimmt.

5.4.2 Motordrehzahl

Die Motordrehzahl ist neben dem Drehmoment die wichtigste Messgröße. Sie wird über
integrierte Sensorik in den Belastungsmaschinen und durch den Drehwinkelgeber AVL
365 C erfasst.

5.4.3 Temperaturmessung

Am Prüfstand kommen Thermoelemente vom Typ K Kl. 1 und Platin-Messwiderstände
Pt100 zum Einsatz. Bei den Thermoelementen dient der Seebeck-Effekt als Messprinzip.
Bei den Platin-Messwiderständen wird als Messeffekt die Temperaturabhängigkeit eines
Widerstandes angewendet. In Tabelle 5.4 sind die wichtigsten Temperaturmessstellen
und die verwendeten Sensoren aufgelistet.

Tabelle 5.3: Temperaturmessstellen

Messstelle Bezeichnung Messmedium Sensortyp

Umgebung TRaum Luft Pt100
nach Luftfilter T10 Luft Typ K Kl. 1
nach Verdichter T20 Luft Typ K Kl. 1
nach Ladeluftkühler T21 Luft Typ K Kl. 1
Saugmodul T22 Ansauggemisch Typ K Kl. 1
vor Turbine T31 Abgas Typ K Kl. 1
nach Turbine T40 Abgas Typ K Kl. 1
Kühlmittel Vorlauf TKM e Kühlmittel Pt100
Kühlmittel Rücklauf TKM a Kühlmittel Pt100
AGR-Kühler Vorlauf TKM AGR e Kühlmittel Typ K Kl. 1
AGR-Kühler Rücklauf TKM AGR a Kühlmittel Typ K Kl. 1
AGR Eintritt TAGR e Abgas Typ K Kl. 1
AGR Austritt TAGR a Abgas Typ K Kl. 1
Hauptölkanal THOEK Motoröl Pt100
Zulauf ATL TOel ATL Motoröl Typ K Kl. 1
Ölwanne TOel Wanne Motoröl Typ K Kl. 1
Erdgasinjektorspule TInj Coil – Typ K Kl. 1
Erdgasinjektorspitze TInj Tip – Typ K Kl. 1
Kraftstoffvorlauf TDiesel Diesel Typ K Kl. 1
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5 Motorenprüfstand

5.4.4 Druckmessung

Bei den Drücken wird grundsätzlich zwischen zeitaufgelösten „langsamen“ und kurbel-
winkelaufgelösten „schnellen“ unterschieden. Am Prüfstand werden resistive Druckmes-
sumformer zur Bestimmung der „langsamen“ Drücke und Quarzdrucksensoren zur Be-
stimmung der „schnellen“ Drücke verwendet. Bei den Druckmessumformern wird durch
den Druck eine Messmembran ausgelenkt. Diese Auslenkung wird in ein elektrisches
Signal umgewandelt. Quarzdrucksensoren nutzen den Piezoeffekt zur Umwandlung des
Druckes in ein elektrisches Signal.

Tabelle 5.4: Druckmessstellen

Messstelle Bezeichnung Messmedium Sensortyp

Umgebung pRaum Luft Druckmessumformer
nach Luftfilter p10 Luft Druckmessumformer
nach Verdichter p20 Luft Druckmessumformer
nach Ladeluftkühler p21 Luft Druckmessumformer
Saugmodul p22 Ansauggemisch Druckmessumformer
vor Turbine p31 Abgas Druckmessumformer
nach Turbine p40 Abgas Druckmessumformer
Kraftstoffvorlauf pKrst VD Diesel Druckmessumformer
Hauptölkanal pHOEK Motoröl Druckmessumformer
Kurbelgehäuse pKgh Luft-Öl-Gemisch Druckmessumformer
Kühlmittel Rücklauf pKM a Kühlmittel Druckmessumformer
Quarzkühlung pQuarz Kühlmittel Druckmessumformer
nach Druckminderer p10 CNG Erdgas Druckmessumformer
Erdgasrail p20 CNG Erdgas Druckmessumformer
Zulauf ATL pOel ATL Motoröl Druckmessumformer
Einlass Zylinder 4 pSAUG4 Ansauggemisch Kistler 4045A5
Krümmer Zylinder 4 pADREF Abgas Druckmessumformer
Krümmer Zylinder 4 pAUSP4 Abgas AVL GU21C
Zylinder1 pZyl1 Kraftstoffgemisch AVL GH13G
Zylinder2 pZyl2 Kraftstoffgemisch AVL GH13G
Zylinder3 pZyl3 Kraftstoffgemisch AVL GH13G
Zylinder4 pZyl4 Kraftstoffgemisch AVL GH13G

5.4.5 Turboladerdrehzahl

Die Turboladerdrehzahl wird über einen induktiven Sensor an der Verdichterseite er-
mittelt.
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5.4 Messgrößenaufnehmer

5.4.6 Zündwinkel/Einspritzzeitpunkt

Der Zündwinkel und die Einspritzzeitpunkte von Diesel und Gas werden mit Strom-
messzangen des Typs E3N der Fa. Chauvin Arnox ermittelt. Diese sind an den Strom-
versorgungsleitungen zu der Zündkerze und dem Injektor des Zylinders 1 angebracht.

5.4.7 Kraftstoffverbrauchsmessung

Zur Ermittlung der eingebrachten Energie in den Verbrennungsmotor ist die genaue
Messung des Kraftstoffmassenstroms von entscheidender Bedeutung. Am Prüfstand
werden Coriolis-Durchflussmessgeräte der Fa. Emerson verwendet. Die Messung des
Dieselmassenstroms erfolgt über das Modell CMFS015. Der Gasmassenstrom wird mit-
tels des Typs CMF010P bestimmt.

5.4.8 Luftverhältnis

Das Luftverhältnis wird unter anderem mittels einer Lambdasonde und dem Lambda-
Meter LA4 der Fa. ETAS direkt bestimmt. Des weiteren wird es aber auch über die
eingebrachte Brennstoffmasse (siehe Kapitle 2.2) und der Abgasmesstechnik (Brett-
schneider, Simons, Kordesch, . . . ) indirekt bestimmt.

5.4.9 Abgasmesstechnik

Die Bestimmung der Abgaszusammensetzung ist ein wesentlicher Bestandteil am Mo-
torenprüfstand. Sie dient zur Beurteilung der Verbrennungsqualität und zur Kontrolle,
ob die gesetzlichen Limitierungen eingehalten werden.

Messung gasförmiger Komponenten

Die gasförmigen Bestandteile werden durch die Abgasmessanlage AVL Sesam i60FT
bestimmt. Sie beinhaltet ein Fourier-Transformations-Infrarotspektrometer (FTIR),
einen Flammen-Ionisations-Detektor (FID), einen Infarot-Detektor (IRD) und einen
paramagnetischen-Detektor (PMD).

Messung fester Komponenten

Es kommen zwei Messgeräte zum Einsatz. Der Particlecounter AVL 489 APC AD-
VANCED dient zur Ermittlung der Partikelanzahl und ein Smokemeter AVL 415S zur
Bestimmung der Filter Smoke Number (FSN) bzw. der Rußkonzentration in mg/m3.
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5 Motorenprüfstand

5.4.10 Blow-By

Zur Messung des Blow-Bys kommt das AVL 442 Blow By Meter zum Einsatz. Die
Bestimmung des Volumenstroms erfolgt dabei durch Messung des Druckabfalls über
eine Blende.

5.5 Messstellenübersicht

Bild 5.2 gibt einen Überblick über die wichtigsten Messstellen am Versuchsträger.

pZyl4 pZyl3 pZyl2 pZyl1

Ladeluftkühlung

Luftfilter

ATL

AGR

Blende

SaugmodulDrosselklappe

T10
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T22

p22

pSAUG4

T21

p21

TAGR a

T31

p31

pADREF

pAUSP4

T40

p40

TKM AGR a

TKM AGR e

TAGR e

Bild 5.2: Messstellenübersicht
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6 Versuchsdurchführung

In diesem Kapitel werden dem Leser die am Prüfstand durchgeführten Messungen
erläutert.

6.1 Lastpunkte

Die Untersuchung der Brennverfahren erfolgte in stationären Betriebspunkten. Zur Fin-
dung repräsentativer Lastpunkte wird der Motor unter Dieselbetrieb im NEDC vermes-
sen. In Bild 6.1 entspricht die grün dargestellte Punktwolke dem vermessenen NEDC.
Daraus ergebend werden die im Bild rot markierten Punkte als stationäre Vergleichs-
punkte definiert. In Tabelle 6.1 sind diese aufgelistet. In weiterer Folge werden diese
drei Lastpunkte in der gesamten Arbeit mit LP1 (n=1500min-1 und pe=3bar), LP2
(n=1750min-1 und pe=5bar) und LP3 (n=2000min-1 und pe=11bar) abgekürzt.
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Bild 6.1: NEDC und daraus abgeleitete stationäre Betriebspunkte
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6 Versuchsdurchführung

Tabelle 6.1: Vermessene Vergleichspunkte aus NEDC

Abkürzung n [min-1] pe [bar]

LP1 1500 3
LP2 1750 5
LP3 2000 11

6.2 Konstante Applikationsparameter

6.2.1 Erdgasraildruck

Um die Erdgasspeicherung im Fahrzeug möglichst einfach zu bewerkstelligen, wurde
ein Konzept mit Niederdruck-Direkteinblasung verfolgt. Die Versorgung des Motors
mit Erdgas erfolgt aus einem Erdgasbündel mit 200 bar. Es kann nicht die gesamte im
Bündel enthaltene Energie genutzt werden, da zumindest der Druck der Erdgasrail im
Bündel vorhanden sein muss. Bei einem Raildruck von 50 bar bleibt 25% der Ener-
gie ungenutzt. Die verwendeten Erdgasinjektoren sind auf einen maximalen Druck von
18 bar ausgelegt. In der Erdgaskonditionierung werden die 200 bar auf 16 bar herunter-
gedrosselt. Diese 16 bar liegen dann in der Gasrail an.

6.2.2 Dieselraildruck

Der Motor ist mit einem Common-Rail-System ausgestattet, mit welchem Drücke bis
2000 bar realisierbar sind. Damit die Dieseleinspritzanlage im Dual-Fuel-Modus ein-
fach gestaltbar ist, werden die Einspritzdrücke gering gehalten. Im Dual-Fuel-Modus
wird der Dieselraildruck auf konstante Werte zwischen 400 bar bis. 800 bar geregelt.
Bei Betrieb mit Fremdzündung wird die Hochdruckpumpe entfernt, wodurch der Rei-
bungsverlust verringert werden kann.

6.3 Variierbare Parameter

Zur Einstellung der Lastpunkte stehen verschiedene Verstellmöglichkeiten am Motor
zur Verfügung. Es werden unter anderem die Turbinenstellung des Turboladers, die
Drosselklappenposition, die Drallklappenposition und die AGR-Rate verstellt. Die Lage
der Erdgaseinblasung bzw. der Dieseleinspritzung nehmen ebenfalls Einfluss auf die
Verbrennung.

Nachfolgend werden in diesem Kapitel die Applikationsparameter erklärt.
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6.3 Variierbare Parameter

6.3.1 Saugrohrdruck

Der Saugrohrdruck hat die größte Auswirkung auf das Luftverhältnis λ. Im wesent-
lichen wird er von der Position der Turbinenstellung und der Drosselklappenposition
beeinflusst.

6.3.2 AGR-Rate

Die Abgasrückführung nimmt ebenfalls Einfluss auf das Luftverhältnis λ. In den nied-
rig belasteten Punkten kann damit eine Entdrosselung erreicht werden. Den größten
Einfluss hat sie aber auf die NOx-Emissionen. Die Regelung der AGR-Rate erfolgt über
das AGR-Ventil.
Bei externer Abgasrückführung wird die AGR-Rate als Verhältnis der extern rück-

geführten Abgasmasse mAG zur gesamten in den Brennraum einströmenden Masse mE

definiert. Wobei die Ladungsmasse mE die Frischgasmasse mFr, die Spülmasse mSp und
die zurückgeführte Abgasmasse mAG beinhaltet [24].

xAGR =
mAG

mE

=
mAG

mFr +mSp +mAG

(6.1)

Die Messung der extern rückgeführten Abgasmasse ist aufgrund der hohen Tempe-
raturen nur sehr schwer möglich. Weshalb man sich zur Bestimmung des AGR-Rate
der Messung des CO2-Gehaltes im Abgas [CO2]A, im Saugrohr [CO2]E und in der Um-
gebungsluft [CO2]L behilft. Die CO2-Massenbilanz im Saugrohr lautet [24]:

[CO2]AṁAG + [CO2]L(ṁFr + ṁSp) = [CO2]E(ṁAG + ṁFr + ṁSp) (6.2)

Nach Umformung erhält man für die AGR-Rate [24]:

xAGR =
1

ṁFr+ṁSp

ṁAG
+ 1

=
[CO2]E − [CO2]L
[CO2]A − [CO2]L

(6.3)

6.3.3 Drallklappenposition

Die Ladungsbewegung spielt bei der Gemischbildung eine wesentliche Rolle. Daher wird
am Prüfstand der Einfluss des Dralls untersucht. Am Motor sind die zwei Ansaugkanä-
le je Zylinder jeweils als Füllkanal und als Drallkanal ausgelegt. Im Drallkanal wird
die drallförmige Strömung erzeugt. Im Füllkanal befindet sich die Drallklappe. In Ab-
hängigkeit von der Drallklappenposition wird die Luftmasse geregelt, welche über den
jeweiligen Kanal fließt und somit der Drall beeinflusst. Bild 6.2 zeigt eine schematische
Abbildung [25].
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1     Einlassventil 
2     Drallkanal 
3     Motorzylinder 
4     Kolben 
5     Füllungskanal 
6     Klappe 

Bild 6.2: Drallerzeugung mittels Drall- und Füllkanal [25]

6.3.4 Schwerpunktlage

Der Schwerpunkt MFB50 gibt jenen Kurbelwinkel an, bei welchem 50% der eingebrach-
ten Energie umgesetzt wurde. Er beeinflusst im wesentlichen den Wirkungsgrad. Seine
wirkungsgradoptimale Lage liegt bei Otto- und Dieselmotoren in etwa 8 ◦ nach OT. Zu
frühe Schwerpunktlagen führen durch Ansteigen der Temperaturen im Brennraum, und
dem damit verbundenen höheren Wandwärmeübergang, zu Wirkungsgradeinbußen. Bei
zu späten Lagen verschlechtert sich der Wirkungsgrad aufgrund des Absinkens des
Gleichraumgrades. Die Lage des Schwerpunktes MFB50 wird bei Dual-Fuel-Verfahre
durch die Dieseleinspritzlage und bei Fremdzündung durch den Zünwinkel beeinflusst.

Es sei darauf hingewiesen, dass sich die Bezeichnung Schwerpunktlage nicht auf die
Lage des Flächenschwerpunktes des Brennverlaufes bezieht, sondern auf den 50%-
Energieumsatzpunkt.

6.3.5 Erdgaseinblaselage

Die Kurbelwinkelposition der Erdgaseinblasung hat den größten Einfluss auf die Ge-
mischbildung. Frühe Einblaselagen vor OT führen zu einer homogenen Gemischbildung.
Mit späten Einblaselagen ist eine Schichtung realisierbar. Um die Erdgasmasse reprodu-
zierbar in die Zylinder einzubringen ist ein überkritisches Druckverhältnis notwendig.
Der Übergang zum Unterkritischen stellt damit die Grenze der spätest möglichen Ein-
blaselage dar. In Bild 6.3 ist dieser Übergang für den LP2 mit einem Erdgasraildruck
pErdgas von 16 bar dargestellt.
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6.4 Bestpunktfindung
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Bild 6.3: Über- und Unterkritischer Druckbereich für LP2 mit einem Erdgasraildruck pErdgas
von 16 bar [13]

6.4 Bestpunktfindung

Für die Optimierung der Lastpunkte stehen verschiedenste Applikationsparameter zur
Verfügung. Um den Einfluss und die Wechselwirkungen zwischen den Parametern zu
ermitteln sind Messungen mit verschiedenen Parameterkonfigurationen am Motoren-
prüfstand erforderlich. Damit die Anzahl der Messungen und der damit verbundene
Zeit- und Kostenaufwand so gering wie möglich gehalten wird, werden verschiedene
Methoden eingesetzt. Die am Prüfstand verwendeten Methodiken werden in diesem
Kapitel kurz erklärt.

6.4.1 One factor at a time

Bei dieser Methode wird jeweils nur ein Parameter pro Messreihe variiert. Die anderen
Parameter werden dabei auf erfahrungsgemäß gute Werte gelegt. Der Nachteil dieser
Methode liegt darin, dass die Findung des Optimums vom gewählten Startpunkt ab-
hängt. Wechselwirkungen der verschiedenen Parameter untereinander werden ebenfalls
nicht erfasst.
Bild 6.4 zeigt die Vorgehensweise für zwei Parameter. Im ersten Schritt wird nur

der ParameterA variiert. Dabei liefert Messpunkt A3 das beste Ergebnis. Im zweiten
Schritt wird der Wert von ParameterA aus Messpunkt A3 konstant gehalten und Para-
meterB variiert. In dieser Messreihe ergibt Messpunkt B3 den besten Wert. Wie leicht
zu erkennen ist, wird bei dieser Vorgehensweise der Bestpunkt nicht gefunden. Durch
mehrmaliges wiederholen kann das Optimum zwar gefunden werden, es kann aber nicht
davon ausgegangen werden, dass es sich dabei um das globale Optimum und nicht um
ein Lokales handelt.

45



6 Versuchsdurchführung
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Bild 6.4: Vorgehensweise bei der „one factor at a time“ Methode (a) Variation Parameter A
(b) Variation Parameter B

6.4.2 Statistische Versuchsplanung

Bei mehreren Einflussparametern erhöht sich der Versuchsaufwand bei der klassischen
„one factor at a time“ Methode drastisch. Um diesen Versuchsaufwand zu verringern,
bietet die statistische Versuchsplanung (Design of Experiments-DOE) eine gute Alter-
native.

Bei der statistischen Versuchsplanung wird nicht mehr nur eine Kenngröße pro Mess-
reihe variiert, sondern die Applikationsparameter werden nach einem vorgegebenen
Versuchsplan eingestellt. Man geht davon aus, dass im Motor keine Sprünge vorhan-
den sind und die Vorgänge, welche zu den Messgrößen führen, stetig ablaufen. Diese
Annahme erlaubt es, anhand weniger gemessenen Werte den gesamten Versuchsraum
zu interpolieren. Bild 6.5 zeigt die schematische Darstellung der Eingangs- und Aus-
gangsgrößen am Motor.

Motor

verstellbare
Parameter

Messgrößen

yx y = f(x)

Bild 6.5: Blockschaltbild statistische Veruschsplanung

Für zwei verstellbare Parameter lautet die Polynomfunktion erster Ordnung:

y = b0 + b1 · x1 + b2 · x2 + b12 · x1 · x2 (6.4)

Der Term b12 · x1 · x2 stellt dabei die Wechselwirkungen zwischen den Parametern dar.
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6.4 Bestpunktfindung

Die Erstellung des Versuchsraums spielt eine entscheidende Rolle, um ein aussage-
kräftiges Modell zu erhalten. In Bild 6.6 sind verschiedene Versuchspläne aufgelistet.
Für weitere Informationen wird auf einschlägige Fachliteratur verwiesen.

(a) vollfaktiorell (b) teilfaktiorell (c) central composite

(d) Box-Bhenken (e) D-optimal (f) Taguchi-Methode

Bild 6.6: Übersicht über verschiedene Versuchspläne [14]

Die Erzeugung des Versuchsraumes und die anschließende Auswertung der Messun-
gen erfolgte mittels des Programmes MODDE der Fa. Umetrics.

Allgemeine Vorgehensweise bei statistischer Versuchsplanung:

• Versuchsraum abstecken

• Versuchsraum erzeugen

• Messpunkte aufnehmen

• Ergebnisse auswerten

• Bestpunkt ermitteln

• weitere Optimierung
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7 Analyse und Interpretation
Im vorangegangenen Kapitel 6 wurden die am Prüfstand durchgeführten Messungen
erläutert. Neben den beiden Zündkonzepten Dual-Fuel und Fremdzündung wurden am
Prüfstand auch die Auswirkung verschiedener Kolbenformen und Verdichtungsverhält-
nisse untersucht. In diesem Kapitel werden die Ergebnisse analysiert und interpretiert.

7.1 Dual-Fuel

Am Beginn der Untersuchungen stand ein stabiler Betrieb mit Erdgas an erster Stelle.
Im ersten Anlauf wurde der Erdgasanteil während der Verbrennung, ausgehend vom
serienmäßigen Dieselbetrieb, sukzessive erhöht. Für die Zündung des Gemisches ist
immer eine Dieseleinspritzung notwendig, daher ist der maximal mögliche Gasanteil
durch die minimale absetzbare Dieselmenge des Injektors begrenzt.
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Bild 7.1: CO2-Emissionen unter Variation der Substitutionsrate xCNG

In Bild 7.1 sind die CO2-Emissionen für eine Variation des energetischen Erdgasan-
teiles abgebildet. Wie zu erwarten ist ein deutliches Absinken der CO2-Konzentration
mit Zunahme des Erdgasanteiles erkennbar. Bei niedrigen Substitionsraten liegt λCNG

in einem sehr mageren Bereich außerhalb der Zündgrenzen von Erdgas (siehe Bild
7.2a). Die Verbrennung von Erdgas findet aber nur in Bereichen statt, in denen sich
das lokale λCNG innerhalb der Zündgrenzen befindet. Außerhalb dieser Grenzen nimmt
das Erdgas nicht an der Verbrennung teil und wird den unverbrannten Komponenten
zugerechnet. Mit zunehmendem Erdgasanteil nimmt dementsprechend auch der Anteil
der unverbrannten Bestandteile im Abgas zu. In Bild 7.2b ist dieser Zusammenhang
dargestellt.
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Bild 7.2: (a) Luftverhältnis λCNG (b) Unverbrannter Anteil ∆ζUV unter Variation der Sub-
stitutionsrate xCNG

Um eine Verringerung dieser Emissionen zu erreichen, ist eine Verbrennung inner-
halb der Zündgrenzen anzustreben. Zur Absenkung des λCNG kommen zwei Ansätze
in Frage. Zum einen ein Absenken des Saugrohrdruckes p22 durch Androsselung und
zum anderen eine Verringerung der eingebrachten Frischluft in den Brennraum durch
Abgasrückführung.
Neben diesen beiden Parametern wurden noch der Einfluss des Dralls, des Umset-

zungsschwerpunktes und der Einspritzlage des Gasstrahles auf die Verbrennung unter-
sucht. Aufgrund der hohen Anzahl an variierbaren Parameter wurde zur Ermittlung der
Einflüsse die statistische Versuchsplanung (Design of Experiments-DOE) angewendet.
In den folgenden Unterkapiteln werden die Einflüsse der Applikationsparameter auf-

gezeigt und daraus eine Betriebsstrategie abgeleitet. Es sei darauf hingewiesen, dass die
dargestellten Diagramme nicht aus der statistischen Versuchsplanung stammen, son-
dern es sich dabei um tatsächliche Messreihen, welche zur Verifikation durchgeführt
wurden, handelt.

7.1.1 Unterer Lastbereich

Als unterer Lastbereich (unterhalb eines effektiven Mitteldruckes pe von ca. 7 bar) wird
jener Bereich bezeichnet in welchem ein Betrieb mit stöchiometrischer Ladung nicht
realisierbar ist. Weshalb dies nicht realisierbar ist und auf den Einfluss der Applikati-
onsparameter auf die Verbrennung wird in den folgenden Unterkapiteln eingegangen.
Die Messungen wurden alle mit der serienmäßigen Omegamulde und einem Verdich-
tungsverhältnis von 16.5 durchgeführt.
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7.1 Dual-Fuel

Einfluss des Saugrohrdruckes

Die Absenkung des Saugrohrdruckes p22 wird durch Drosselung der angesaugten Luft
bzw. durch Verstellung der variablen Turbinengeometrie erreicht. Die AGR-Rate, die
Drallklappenposition, die Verbrennungsschwerpunktlage sowie die Einblaselage des Erd-
gases werden dabei konstant gehalten. In Tabelle 7.1 sind diese konstant gehaltenen
Parameter, für jene zwei Betriebspunkte, welche in den nachfolgenden Bildern heran-
gezogen werden, angegeben.

Tabelle 7.1: Konstante Parameter für Variation des Saugrohrdruckes

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar

AGR-Rate % 0 0
Drallklappenposition % 0 0
Schwerpunktlage ◦KW 10 10
Erdgaseinblaselage ◦KW -100 -100
Substitutionsrate % 80 88

Bei annähernd gleich bleibender Saugrohrtemperatur (Ladeluftkühlung) führt die
Absenkung des Druckes zu einer Verringerung der Dichte der angesaugten Luft. Es
strömt folglich weniger Luftmasse in den Brennraum, was ein Absinken von λCNG be-
wirkt. Diese Annäherung an die Zündgrenze führt, durch die vollständiger stattfindende
Verbrennung, zu einer Reduzierung der unverbrannten Bestandteile in den Abgasemis-
sionen. In Bild 7.3 ist dieser Zusammenhang dargestellt.
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Bild 7.3: (a) Luftverhältnis λCNG (b) Unverbrannter Anteil ∆ζUV unter Variation des Saug-
rohrdruckes p22
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7 Analyse und Interpretation

Die Zündverzugszeit ist wesentlich von Druck und Temperatur abhängig. Bild 7.4a
zeigt die Zündverzugszeiten von Leichtöl, welche in einer kalorischen Bombe mit kon-
stanten Volumen ermittelt wurden. Ein Absenken des Saugrohrdruckes bewirkt, dass
der Druck und die Temperatur im Zylinder zum Zeitpunkt der Dieseleinspritzung nied-
riger sind. Der Zündverzug steigt (siehe Bild 7.4b). Um die Schwerpunktlage der Ver-
brennung konstant zu halten, wird die Dieseleinspritzlage nach früher verstellt. Durch
diese frühere Einspritzlage werden Druck und Temperatur zu Einspritzbeginn aber-
mals auf ein niedrigeres Niveau verschoben. Es kommt zu einem überproportionalen
Anstieg des Zündverzuges [16]. Bei minimalen Drücken kann die Schwerpunktlage der
Verbrennung nicht mehr konstant gehalten werden und die Varianz des indizierten
Mitteldruckes steigt stark an. Es kann auch zu Zündaussetzern kommen. Die Zündbe-
dingungen für den Diesel stellen somit die Grenze für den minimalen Saugrohrdruck
dar.
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Bild 7.4: (a) Einfluss der Druck- und Temperaturbedingungen auf den Zündverzug in einer
kalorischen Bombe [16] (b) Einfluss des Saugrohrdruckes auf den Zündverzug

In Bild 7.5 ist der Verlauf des effektiven Wirkungsgrades ηe und der NOx-Emissionen
für eine Variation des Saugrohdruckes dargestellt. Durch die bessere Verbrennung des
Erdgas-Luft-Gemisches ist ein Ansteigen des Wirkungsgrades bei Absenken des Saug-
rohrdruckes im LP1 ersichtlich. Ab einem gewissen Druckniveau übersteigen die Ver-
luste aus dem Ladungswechsel, aufgrund der starken Androsselung, den Gewinn aus
der Verbrennung und der Wirkungsgrad sinkt wieder. Dies erklärt den abnehmenden
Wirkungsgradverlauf im LP2. Die bessere Verbrennung führt auch zu einem Ansteigen
der Spitzentemperatur im Brennraum, weshalb die NOx-Emissionen ansteigen.
Bild 7.6 zeigt abschließend Indizierdaten für LP1. Deutlich zu erkennen ist die immer

frühere Einspritzlage des Dieselstrahles, bedingt durch den steigenden Zündverzug,
mit zunehmender Drosselung. Auch im Druck- und Temperaturverlauf bilden sich die
Einflüsse der Drosselung deutlich ab.
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Bild 7.6: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal für unterschiedliche Saugrohrdrücke im LP1
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7 Analyse und Interpretation

Einfluss der Abgasrückführung

Der zweite Ansatz zur Absenkung des Luftverhältnisses λCNG ist die Abgasrückführung.
Es werden dabei, wie schon für die vorherige Variation des Saugrohrdruckes, die restli-
chen Parameter auf konstanten Werten gehalten. Diese sind für die zwei untersuchten
Betriebspunkte in Tabelle 7.2 angeführt.

Tabelle 7.2: Konstante Parameter für Variation der AGR-Rate

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar

p22 bar 1 1
Drallklappenposition % 70 70
Schwerpunktlage ◦KW 10 10
Erdgaseinblaselage ◦KW -100 -100
Substitutionsrate % 80 88

Die Abgasrückführung dient hauptsächlich zur Reduktion der Stickoxidbildung, wel-
che stark temperaturabhängig ist. Dabei wirken chemische, thermische und Verdün-
nungseffekte auf den Verbrennungsprozess. Die höheren spezifischen Wärmekapazitä-
ten von Kohlendioxid und Wasser im zurückgeführten Abgas wirken als thermischer
Effekt und führen zu niedrigeren Verdichtungsendtemperaturen. Der chemische Effekt
wirkt durch Dissoziation von Wassermolekülen zu O- und OH-Radikalen, welche in der
thermalen Stickoxidbildung eine wichtige Rolle spielen. Die zu erwartende Zunahme der
Stickoxide durch die gebildeten Radikale wird durch eine leichte Temperaturabsenkung
aufgrund der endothermem Dissoziationsreaktion ausgeglichen. Die größte Auswirkung
auf die Verbrennung hat der Verdünnungseffekt. Das zurückgeführte Abgas besteht zum
größten Teil aus Inertgas, wodurch bei gleichbleibender angesaugter Ladungsmasse die
Sauerstoffkonzetration im Verbrennungsgas sinkt. In der Flammenfront muss folglich
auch der Anteil des Inertgases aufgeheizt werden. Dieser Effekt führt zu einem Absin-
ken der Verbrennungstemperatur und damit auch der Stickoxide. Der Einfluss auf die
Stickoxidemissionen NOx ist in Bild 7.7c dargestellt. [20]
Durch Absenkung der Sauerstoffkonzentration wird das Luftverhältnis λCNG in den

Bereich der Zündgrenzen des Erdgases verschoben (siehe Bild 7.7a). Dies bewirkt eine
vollständigere Verbrennung des Gemisches, aufgrund dessen es zu einer Abnahme der
unverbrannten Bestandteile im Abgas kommt. Über die Abgasrückführung wird ein Teil
der ungenutzte Energie in den unverbrannten Komponenten dem Brennraum abermals
zugeführt. Daraus resultiert eine Verringerung der benötigten Brennstoffenergie, wo-
durch sich der energetische Anteil der Unverbrannten weiter reduziert. Diese Abnahme
ist in Bild 7.7b ersichtlich.

In Bild 7.7d ist ein Ansteigen des Zündverzuges ZV mit zunehmender AGR-Rate er-
kennbar. Dies ist dadurch erklärbar, dass mit der Abnahme der Sauerstoffkonzentration

54



7.1 Dual-Fuel

in der Ladungsmasse sich die Zündbedingungen des Dieselzündstrahles verschlechtern.
Um den Verbrennungsschwerpunkt konstant zu halten, wird deshalb mit steigender
AGR-Rate die Einspritzlage des Dieselzündstrahles zunehmend nach früher verstellt.
Bei dieser früheren Einspritzlage ist auch die Temperatur im Zylinder niedriger, wo-
durch der Zündverzug überproportional ansteigt [16].
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Bild 7.7: (a) Luftverhältnis λCNG (b) Unverbrannter Anteil ∆ζUV (c) NOx-Emissionen
(d) Zündverzug ZV unter Variation der AGR-Rate

Die maximale AGR-Rate ergibt sich dadurch, dass bei hohen Raten der Verbren-
nungsschwerpunkt, trotz früher Dieseleinspritzlage, nicht mehr konstant gehalten wer-
den kann. Die Verbrennung wird zunehmend instabiler. Dies zeigt sich auch in einem
Anstieg der Varianz des indizierten Mitteldrucks. Es kann auch zu Zündaussetzern
kommen.
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7 Analyse und Interpretation

Einfluss der Drallklappenposition

In Tabelle 7.3 sind die Werte jener Parameter aufgelistet, welche für die Variation
konstant gehalten wurden.

Tabelle 7.3: Konstante Parameter für Variation der Drallklappenstellung

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar

p22 bar 1 1
AGR-Rate % 0 0
Schwerpunktlage ◦KW 10 10
Erdgaseinblaselage ◦KW -100 -100
Substitutionsrate % 80 88

Um das lokale Luftverhältnis λCNG möglichst in den Bereich der Zündgrenzen des
Erdgases herabzusenken, wird im unteren Lastbereich der Motor mit Schichtladung
betrieben (siehe später unter „Einfluss der Erdgaseinblaselage“). Grundsätzlich begüns-
tigt die Drallströmung, bei einer zentralen Erdgaseinblaselage, die Ladungsschichtung.
Dies resultiert daraus, dass mit zunehmendem Drall der Gasstrahl um die Zylinder-
achse gebündelt wird. Aufgrund dessen kommt es zu einem erwünschtem Absinken des
lokalen Luftverhältnisses λCNG in diesem Bereich. Mit einer Zunahme des Dralles ist
eine bessere Verbrennung erkennbar. Die Brenndauer und die Varianz des indizierte
Mitteldruck sinken.

Bild 7.8 zeigt eine CFD-Darstellung für eine ausgeprägte Drallströmung mit einer
Erdgaseinblaselage von -80 ◦KW im LP1. Infolge des Dralles kommt es zu einer Bün-
delung des Erdgas- Luft-Gemisches im Zentrum des Brennraumes. Die Ladung wird
in der Mulde gefangen. Im Bereich der Quetschfläche und des Feuerstegs befindet sich
kaum Kraftstoff.
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Bild 7.8: CFD-Darstellung für eine ausgeprägte Drallströmung mit einer Erdgaseinblaselage
von -80 ◦KW im LP1 [28]
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7.1 Dual-Fuel

Durch die, bei lokal fetterem Luftverhältnis λCNG, stabilere Verbrennung wird das
eingebrachte Erdgas besser umgesetzt und es kommt zu einer Reduzierung der un-
verbrannten Bestandteile im Abgas. Die verkürzte Brenndauer führt aber zu erhöhten
Spitzentemperaturen, wodurch sich die Bildung der Stickoxide begünstigt. Bild 7.9 zeigt
diesen Trade-off zwischen den Unverbrannten ∆ζUV und den Stickoxiden NOx.
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Bild 7.9: (a) Unverbrannter Anteil ∆ζUV (b) NOx-Emissionen unter Variation der Drall-
klappenstellung

Einfluss der Schwerpunktlage

Die Schwerpunktlage der Verbrennung wird durch die Einspritzlage des Dieselzünd-
strahles gesteuert, wobei die restlichen Parameter wiederum konstant gehalten werden.
In Tabelle 7.4 sind für die dargestellten Betriebspunkte die konstant gehaltenen Para-
meter aufgelistet.

Tabelle 7.4: Konstante Parameter für Variation der Schwerpunktlage

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar

p22 bar 1 1
AGR-Rate % 0 0
Drallklappenposition % 70 70
Erdgaseinblaselage ◦KW -100 -100
Substitutionsrate % 81 88
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7 Analyse und Interpretation

Die Verschiebung der Schwerpunktlage nach früher wirkt sich wesentlich auf die
Spitzentemperatur und den Druckverlauf im Brennraum aus. Die Indizierdaten für
verschiedene Schwerpunktlagen im LP1 sind in Bild 7.12 dargestellt.

Höhere Temperaturen und Drücke bewirken eine bessere Verbrennung, wodurch es
zu einem Absinken der unverbrannten Komponenten im Abgas kommt. Die kürzere
Gemischbildungszeit und die damit verbundene bessere Ladungsschichtung führt eben-
falls zu einer Verringerung der Unverbrannten. Die Stickoxidbildung wird durch die
erhöhten Spitzentemperaturen begünstigt. Bild 7.10 zeigt diesen Trade-off zwischen
den unverbrannten Komponenten ∆ζUV und den Stickoxidemissionen NOx im Abgas.
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Bild 7.10: (a) Unverbrannter Anteil ∆ζUV (b) NOx-Emissionen unter Variation der Schwer-
punktlage MFB50

Die auf den Wirkungsgrad bezogene optimale Schwerpunktlage liegt kurz nach OT.
Bei zu früher Schwerpunktlage kommt es zu einem Abfall aufgrund der Wandwärmever-
luste, welche bedingt durch höhere Druck- und Temperaturniveaus ansteigen. Bei einer
Verschiebung nach spät erfolgt die Energieumsetzung später und der Gleichraumgrad
verringert sich. Auch die Zunahme der Unverbrannten mit späteren Schwerpunktlagen
wirkt sich negativ auf den Wirkungsgrad aus. In Bild 7.11 ist der Verlauf des Wir-
kungsgrades ηe ersichtlich [24].
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Bild 7.11: eff. Wirkungsgrad ηe unter Variation der Schwerpunktlage MFB50
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Bild 7.12: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal für unterschiedliche Schwerpunktlagen im LP1
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7 Analyse und Interpretation

Einfluss der Erdgaseinblaselage

Abschließend wird der Einfluss der Erdgaseinblaselage im unteren Lastbereich unter-
sucht. In Tabelle 7.5 sind die konstant gehaltenen Parameter aufgelistet.

Tabelle 7.5: Konstante Parameter bei Variation des Erdgas-Einblaselage

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar

p22 bar 1 1
AGR-Rate % 0 0
Drallklappenposition % 0 0
Schwerpunktlage ◦KW 10 10
Substitutionsrate % 80 89

Mit späterer Einblaselage wird zunehmend eine bessere Ladungsschichtung erzeugt.
Die Zonen in welchen sich das lokale Luftverhältnis λCNG innerhalb der Zündgrenzen
befindet nehmen zu. Eine vollständigere Verbrennung ist die Folge. Aufgrund dessen
es zu einer Abnahme der unverbrannten Komponenten im Abgas kommt. Dies führt
zu einem ansteigen des Wirkungsgrades. Der Verlauf der Unverbrannten ∆ζUV und des
effektiven Wirkungsgrades ηe ist in Bild 7.13 dargestellt.

U
n
ve

rb
ra

n
n
te

 ∆
ζ U

V
  
 [
%

]

0

5

10

15

20

25

30

Erdgaseinblaselage   [°KW]
-260-240-220-200-180-160-140-120-100 -80

(a)

e
ff
e
k
ti
v
e
r 
W

ir
k
u
n
g
s
g
ra

d
 η

e
  
 [
%

]

22

24

26

28

30

32

34

36

38

Erdgaseinblaselage   [°KW]
-260-240-220-200-180-160-140-120-100 -80

(b)

 n = 1500 min-1 / pe = 3 bar
 n = 1750 min-1 / pe = 5 bar

Bild 7.13: (a) Unverbrannter Anteil ∆ζUV (b) eff. Wirkungsgrad ηe unter Variation der
Erdgaseinblaselage

Durch die verbesserte Verbrennung steigt die Spitzentemperatur im Brennraum. Da-
her ist ein Anstieg der Stickoxidemissionen NOx erkennbar (siehe Bild 7.14).
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Bild 7.14: NOx-Emissionen unter Variation des Erdgaseinblaselage

Um die Erdgasmasse reproduzierbar in die Zylinder einzubringen ist ein überkriti-
sches Druckverhältnis notwendig. Der spätest mögliche Zeitpunkt der Erdgaseinblase-
lage ist durch das Druckgefälle zwischen Injektor und Brennraum bestimmt. Bei zu
späten Einblaselagen ist der Druck im Brennraum zu hoch, um es kann keine überkri-
tische Strömung in der Düse erzeugt werden (siehe Kapitel 6.3.5).

7.1.2 Oberer Lastbereich

Die Einflüsse der Parameter im vorangegangenen Unterkapitel haben sich alle auf
den unteren Lastbereich bezogen. In welchem das Brennverfahren mit einer mageren
Schichtladung betrieben wird. Dieses Unterkapitel behandelt nun den stöchiometrisch
homogenen Betrieb, welcher im oberen Lastbereich (oberhalb eines effektiven Mittel-
druckes pe von ca. 7 bar) realisierbar ist.
Wie schon in Kapitel 7.1.1 beschrieben sind die Zündbedingungen von Diesel im

wesentlichen von Druck und Temperatur abhängig. Siehe dazu auch Bild 7.4a. Aus
diesem Grund ist das minimal erreichbare Luftverhältnis im unteren Lastbereich durch
den minimalen Saugrohrdruck begrenzt, bei welchem der Dieselzündstrahl noch stabil
zündet. Dadurch ist in diesem Bereich auch bei starker Androsselung ein stöchiometri-
scher Betrieb nicht erreichbar. Mit zunehmender Last verschiebt sich das Luftverhältnis
bei gleichbleibendem Saugrohrdruck nach unten und ein stöchiometrischer Betrieb ist
realisierbar.
Von den drei aus dem NEDC ausgewählten Vergleichspunkten (siehe 6.1) kann nur

für LP3 eine Verbrennung mit stöchiometrischen Luftverhältnis erreicht werden. In die-
sem Punkt wurden die Einflüsse der Drallklappenposition, der Schwerpunktlage und
der Erdgaseinblaselage untersucht. Der Saugrohrdruck war durch Regelung auf ein
stöchiometrisches Luftverhältnis vorgegeben. Auf eine Abgasrückführung, welche zum
größten Teil Auswirkungen auf die NOx-Emissionen hat, wurde verzichtet. Grund da-
für ist die Zulässigkeit der Verwendung eines Dreiwegekatalysators, in welchem NOx-
Konvertierungsraten größer 98% erreichbar sind. Die Messungen wurden alle mit Ome-
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7 Analyse und Interpretation

gamulde und einem Verdichtungsverhältnis von 16.5 durchgeführt.

Einfluss der Drallklappenposition

In Tabelle 7.6 sind die bei der Variation des Drallniveaus konstant gehaltenen Werte
aufgelistet.

Tabelle 7.6: Konstante Parameter für Variation der Drallklappenstellung

Parameter Einheit n =2000min-1

pe =11 bar

AGR-Rate % 0
Schwerpunktlage ◦KW 10
Erdgaseinblaselage ◦KW -300
Substitutionsrate % 95

Wie schon in Kapitel 7.1.1 erklärt, kommt es unter Einfluss des Dralles zu einer Bün-
delung des Gasstrahles um die Zylinderachse. Im Gegensatz zum mager geschichteten
Betrieb wirkt sich diese Bündelung im stöchiometrisch homogenen Betrieb negativ
auf die Gemischbildung aus. Es bilden sich Zonen mit lokal fettem Luftverhältnis, in
welchen die Verbrennung aufgrund des lokalen Sauerstoffmangels nur unvollständig ab-
laufen kann. Durch die daraus resultierenden niedrigeren lokalen Spitzentemperaturen
im Brennraum nehmen die NOx-Emissionen im Abgas mit zunehmendem Drall ab. Im
stöchiometrischen Bereich führt ein Absinken des Luftverhältnisses zu einer starken
Zunahme der CO-Emissionen. Weshalb auch mit einem Ansteigen der unverbrannten
Bestandteile im Abgas zu rechnen ist. Dies trifft bis zu einer Drallklappenstellung von
50% auch zu. Ab dieser Stellung wird eine erhöhte Turbulenz in der Gemischbildungs-
phase erzeugt und die Ladungsbewegung läuft günstiger ab. Es kommt in Folge zu
einer vollständigeren Verbrennung mit einer kürzeren Brenndauer (siehe Bild 7.16).
Die unverbrannten Bestandteile im Abgas nehmen stark ab. Bei 70% Drall verschlech-
ter sich die Ladungsbewegung wieder und die Unverbrannten steigen wieder an. Bild
7.15 zeigt den Verlauf der unverbrannten Komponenten ∆ζUV und der NOx-Emissionen
in Abhängigkeit von der Drallklappenstellung.
Das allmähliche Schließen der Drallklappe wirkt sich auf den Ladungswechsel wie

eine zunehmende Drosselung aus. Durch diese zunehmende Androsselung kommt es
zu einem Anstieg der Ladungswechselarbeit. In Bild 7.17 ist dieser Zusammenhang
ersichtlich. Der Verlauf des Wirkugsgrades ergibt sich aus den Unverbrannten ∆ζUV

und der Ladungswechselarbeit WLw.
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Bild 7.15: (a) NOx-Emissionen (b) Unverbrannter Anteil ∆ζUV unter Variation der Drall-
klappenstellung
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Bild 7.16: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal für unterschiedliche Drallklappenpositionen im LP3
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Bild 7.17: (a) LadungswechselarbeitWLw (b) eff. Wirkungsgrad ηe unter Variation der Drall-
klappenstellung

Einfluss der Schwerpunktlage

Die Werte der konstant gehaltenen Parameter bei Variation der Schwerpunktlage sind
in Tabelle 7.7 aufgelistet.

Tabelle 7.7: Konstante Parameter für Variation der Schwerpunktlage

Parameter Einheit n =2000min-1

pe =11 bar

AGR-Rate % 0
Drallklappenposition % 0
Erdgaseinblaselage ◦KW -300
Substitutionsrate % 95

Wird die Einblaselage des Erdgases konstant gehalten, so steht dem Gemisch bei
früheren Schwerpunktlagen weniger Zeit für die Homogenisierung bereit. Die Bereiche
mit lokal fettem Gemisch mehren sich. Dies führt zu einer Zunahme der unverbrannten
Bestandteile im Abgas. Der Anstieg der NOx-Emissionen resultiert aus den höheren
Spitzentemperaturen bei früheren Schwerpunktlagen. In Bild 7.18 sind die Verläufe
ersichtlich.

Bild 7.19 zeigt Indizierdaten für unterschiedliche Schwerpunktlagen im LP3.
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Bild 7.18: (a) NOx-Emissionen (b) Unverbrannter Anteil ∆ζUV unter Variation der Schwer-
punktlage MFB50
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Bild 7.19: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal für unterschiedliche Schwerpunktlagen im LP3
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7 Analyse und Interpretation

Wie in Kapitel 6.1 bereits beschrieben, hängt der Verlauf des Wirkungsgrades von
den Wandwärmeverlusten, dem Gleichraumgrad und den unverbrannten Komponenten
ab (siehe Bild 7.20).
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Bild 7.20: eff. Wirkungsgrad ηe unter Variation der Schwerpunktlage MFB50

Einfluss der Erdgaseinblaselage

In Tabelle 7.8 sind die bei der Variation konstant gehaltenen Parameter aufgelistet.

Tabelle 7.8: Konstante Parameter für Variation der Erdgaseinblaselage

Parameter Einheit n =2000min-1

pe =11 bar

AGR-Rate % 0
Drallklappenposition % 0
Schwerpunktlage ◦KW 10
Substitutionsrate % 95

Die Lage der Erdgaseinblasung beeinflusst maßgeblich die Homogenisierung. Bei spä-
ter Einblasung steht weniger Zeit für die Gemischbildung zur Verfügung und die Be-
reiche mit lokal fettem Luftverhältins nehmen zu. Dies führt zu einer Zunahme der
unverbrannten Bestandteile ∆ζUV im Abgas, wie in Bild 7.21 ersichtlich. Die Erhöhung
der Unverbrannten bei 360 ◦KW ist dadurch zu erklären, dass das Einlassventil ca.
10 ◦KW nach OT schließt und durch die Spülverluste unverbrannter Krafstoff in das
Abgassystem gelangt.

Der Wirkungsgradverlauf ergibt sich aus den unverbrannten Komponenten ∆ζUV.
Dieser Zusammenhang ist in Bild 7.21 ersichtlich.

Durch die zunehmende Gemischinhomogenität und der damit verbundenen schlech-
teren Verbrennung nimmt auch die Spitzentemperatur ab, wodurch es zu einer Abnah-
me der NOx-Emissionen kommt, wie in Bild 7.22 ersichtlich.
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Bild 7.21: (a) Unverbrannter Anteil ∆ζUV (b) eff. Wirkungsgrad ηe unter Variation der
Erdgaseinblaselage
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Bild 7.22: NOx-Emissionen unter Variation der Erdgaseinblaselage
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7 Analyse und Interpretation

7.1.3 Betriebsstrategie

Die Zündbedingungen des Dieselzündstrahles hängen von Druck und Temperatur im
Brennraum ab (siehe Kapitel 7.1.1). Aus diesem Grund sind der Absenkung des Saug-
rohrdruckes Grenzen gesetzt, was dazu führt, dass in den niedriglastigen Punkten kein
Betrieb mit stöchiometrischem Luftverhältnis realisierbar ist. Der Motor wird mit ei-
nem mageren Gemisch betrieben. Im mageren Bereich ist für die Konvertierung der
Stickoxidemissionen eine zusätzliche Abgasnachbehandlung notwendig. Zur Zeit kom-
men zwei Systeme zum Einsatz:

• NOx-Speicherkatalysatoren

• selektive katalytische Systeme (SCR, Selective Catalytic Reduction)

Die Abgasnachbehandlung wird in dieser Arbeit nicht untersucht. Um trotzdem realis-
tische Werte zu erhalten, werden in den Lastpunkten mit magerem Gemisch die NOx-
Emissionen auf das Niveau des Dieselstandardmotor begrenzt. Ausgehend von diesen
Rahmenbedingungen wird das Brennverfahren auf einen minimalen energetischen An-
teil an unverbrannten Komponenten im Abgas optimiert.

In den höherlastigen Punkten ist der Betrieb mit stöchiometrischem Luftverhältnis
realisierbar und die Reduktion der Abgase erfolgt in einem Dreiwegekatalysator. Dieser
erreicht Konvertierungsraten von über 98%. Aus diesem Grund wird im oberen Lastbe-
reich nicht mehr auf minimale Abgasemissionen, sondern auf maximalen Wirkungsgrad
optimiert.

In Bild 7.23 sind die Bereiche des mageren und stöchiometrischen Betriebs im Kenn-
feld dargestellt.
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7.1.4 Optimierte Lastpunkte mit
Standardhardwarekonfiguration

Zur Findung der optimalen Parameterwerte wurde DOE angewendet. In den voran-
gegangenen Kapiteln 7.1.2 und 7.1.2 wurden die dabei erhaltenen Zusammenhänge
plausibilisiert und erklärt. In diesem Kapitel werden nun die optimierten Lastpunkte
im Dual-Fuel-Betrieb mit jenen des Dieselstandardmotors und eines Ottomotors ver-
glichen. Der Motor wurde mit Omegamulde und einem Verdichtungsverhältnis ε von
16.5 betrieben. Beim Ottomotor handelt sich um einen Vierzylinder Benzinmotor der
selben Leistungsstufe und einem Verdichtungsverhältnis ε von 10.5. Dieser wurde zu
einem früheren Zeitpunkt am Institut untersucht.

Mager geschichteter Betrieb

Wie in Kapitel 7.1.3 erläutert werden im Schichtbetrieb die Stickoxidemissionen auf
das Niveau vom Dieselstandardbetrieb begrenzt und unter diesen Rahmenbedingungen
die unverbrannten Bestandteile im Abgas minimiert. In Tabelle 7.9 sind die Werte der
Applikationsparameter für die optimierten Lastpunkte im mager geschichteten Betrieb
aufgelistet.

Tabelle 7.9: Parameter für optimierten LP1 und LP2 im Dual-Fuel-Betrieb mit Omegamulde

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar

Saugrohrdruck bar 1 1.2
AGR-Rate % 42 41
Drallklappenposition % 55 50
Schwerpunktlage ◦KW 6.5 7
Erdgaseinblaselage ◦KW -70 -80
Substitutionsrate % 78.9 85.8
Verdichtungsverhältnis – 16.5 16.5

In Bild 7.24 sind die Emissionen, der energetische Anteil an unverbrannten Kompo-
nenten im Abgas, das globale Luftverhältnis und der Wirkungsgrad im LP1 aufgetra-
gen. Wie im vorangegangenen Kapitel erläutert werden die Lastpunkte im Schichtbe-
trieb auf den niedrigsten Anteil an unverbrannten Bestandteilen im Abgas optimiert.
Gleichzeitig dürfen die NOx-Emissionen jene des Dieselbetriebes nicht überschreiten.
Die unverbrannten Bestandteile könnten also weiter reduziert werden, allerdings wür-
den dann die NOx-Emissionen ansteigen und jene im Dieselbetrieb übersteigen. Die
schlechtere Umsetzung des eingebrachten Brennstoffes im Dual-Fuel-Betrieb gegenüber
dem Standarddiesel führt zu höheren CO und HC-Emissionen. Der energetische Anteil
an unverbrannten Komponeten im Abgas korreliert mit diesen Emissionen dement-
sprechend ebenfalls höher. Der geringere Wirkungsgrad gegenüber dem Dieselbetrieb
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ist durch den höheren Anteil an Unverbrannten und durch das verringerte globale Luft-
verhältnis λ erklärbar. Bei den dargestellten CO2-Emissionen handelt es sich um keine
gemessenen Werte, sondern um berechnete Werte unter der Annahme der vollstän-
digen Umsetzung des eingebrachten Kraftstoffes. Dies wird deshalb gemacht, um die
CO2-Emissionen unabhängig von den anderen Schadstoffen bewerten zu können. Im
LP1 wird der Motor bei Dual-Fuel mit einem energetischen Erdgasanteil von 78.9%
betrieben. Theoretisch ist mit dieser Substitutionsrate ein CO2-Einsparpotential von
19.7% gegenüber dem Dieselmotor erreichbar. Durch den verringerten effektiven Wir-
kungsgrad ist eine Reduktion der CO2-Emissionen von 19.0% erreichbar.
Der Ottomotor wird in den untersuchten Lastpunkten mit stöchiometrischem Ge-

misch (λ=1) betrieben. In diesem Luftverhältnisbereich steigen die CO-Emissionen
stark an, weshalb auch die höheren Emissionen dieser Komponente des Ottomotors
gegenüber dem Dual-Fuel-Verfahren erklärbar ist. Das niedrigere Luftverhältnis λ des
Ottos führt auch zu höheren Spitzentemperaturen im Abgas, welche wiederum höhere
NOx-Emissionen bewirken. Der energetische Anteil an unverbrannten Komponenten im
Abgas ergibt sich aus den CO und HC-Emissionen. Der niedrigere Wirkungsgrad des
Ottos erklärt sich aus dem niedrigeren Verdichtungsverhältnis ε, dem geringeren Luft-
verhältnis λ und dem höheren Anteil an unverbrannten Komponenten ∆ζUV im Abgas.
Gegenüber dem Ottomotor emittiert das Dual-Fuel-Verfahren 26.9% weniger CO2.
Der prognostizierte CO2-Vorteil im Betrieb mit Dual-Fuel bestätigt sich sowohl im

Vergleich zum Dieselmotor (19.0%) als auch zum Ottomotor (26.9%). Gegenüber dem
Ottomotor erhöht er sich aufgrund des Wirkungsgradvorteils signifikant.
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Bild 7.24: LP1 im Vergleich zum Dieselstandardmotor und Ottomotor
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In Bild 7.24 sind die Indizierdaten für LP1 ersichtlich. Deutlich zu erkennen ist die
frühere Schwerpunktlage und schnellere Energieumsetzung im Dual-Fuel-Betrieb. Bei-
des wirkt sich positiv auf den Wirkungsgrad aus. Die Zylindertemperaturen und -drücke
befinden sich in der Ansaugphase für beide Brennverfahren auf gleichem Niveau. Die
höhere Spitzentemperatur im Dual-Fuel-Prozess resultiert aus dem geringeren Luftver-
hältnis.
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Bild 7.25: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP1 für Dieselstandard- und Dual-Fuel-Betrieb

In den Bildern 7.26 und 7.27 sind die Werte des LP2 aufgetragen. In diesem Last-
punkt beträgt der energetische Erdgasanteil 85.8%. Es sind die gleichen Abhängigkeiten
wie im LP1 ersichtlich. Das berechnete CO2 Einsparpotential von 19.0% ist, aufgrund
des schlechteren effektiven Wirkungsgrades im Dual-Fuel-Betrieb gegenüber Diesel, ge-
ringer als das Mögliche, welches 21.5% beträgt. Gegenüber dem Ottomotor wird eine
CO2-Einsparung von 33.5% erreicht.
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Bild 7.26: LP2 im Vergleich zum Dieselstandardmotor und Ottomotor
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Bild 7.27: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP2 für Dieselstandard- und Dual-Fuel-Betrieb
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Stöchiometrisch homogener Betrieb

Im höherlastigen Lastbereich ist stöchiometrischer Betrieb realisierbar, wodurch der
Einsatz eines Dreiwegekatalysators möglich ist. Aufgrund der sehr guten Konvertie-
rung der Schadstoffe im Dreiwegekatalysator werden die Lastpunkte im Gegensatz zum
Betrieb mit magerer Schichtladung nicht mehr auf die NOx-Emissionen und die unver-
brannten Bestandteile im Abgas optimiert, sondern auf den höchsten effektiven Wir-
kungsgrad. In Tabelle 7.10 sind die Parametereinstellungen für den optimierten LP3
aufgelistet.

Tabelle 7.10: Parameter für optimierten LP3 im Dual-Fuel-Betrieb mit Standardkolben

Parameter Einheit n =2000min-1

pe =11 bar

Saugrohrdruck bar 1.2
AGR-Rate % 0
Drallklappenposition % 0
Schwerpunktlage ◦KW 7
Erdgaseinblaselage ◦KW -300
Substitutionsrate % 93.9
Verdichtungsverhältnis – 16.5

Die CO-Emissionen des Dual-Fuel-Verfahrens sind um das Vielfache höher als jene
des Dieselstandardmotors. Dies begründet sich darin, dass die CO-Emissionen um das
stöchiometrische Luftverhältnis λ stark ansteigen. Schlechtere Umsetzung des Kraft-
stoffes im Dual-Fuel-Betrieb, gegenüber dem Dieselstandardmotor führt zu höheren
HC-Emissionen. Der energetische Anteil an unverbrannten Komponeten im Abgas er-
gibt sich aus den CO und HC-Emissionen. Das niedrigere Luftverhältnis λ im Dual-
Fuel-Verfahren gegenüber dem Dieselbetrieb führt zu höheren Spitzentemperaturen,
was wiederum zu höheren NOx-Emissionen führt. Der niedrigere Wirkungsgrad für das
Dual-Fuel-Verfahren gegenüber dem Diesel erklärt sich aus dem geringeren Luftver-
hältnis λ und dem höheren Anteil an unverbrannten Komponenten. Der energetische
Erdgasanteil im Dual-Fuel-Prozess beträgt 94%. Theoretisch wäre im Vergleich zum
Dieselbetrieb eine CO2-Minderung von 23.5% erreichbar. Die tatsächliche beträgt auf-
grund des schlechteren Wirkungsgrades 19.9%. Gegenüber dem Ottomotor ist eine
CO2-Reduktion von 26.3% erreichbar. Somit bestätigt sich auch für den im Dual-Fuel-
Modus stöchiometrisch homogen betriebenen LP3 der prognostizierte CO2-Vorteil.
Die für LP3 dargestellten Indizierdaten in Bild 7.29 zeigen für den den Dual-Fuel-

Prozess gegenüber dem Dieselmotor einen deutlich geringeren Druckverlauf während
der Kompressionsphase. Dieser niedrigere Druck ist erforderlich um ein stöchiometri-
sches Luftverhältnis (λ=1) zu realisieren. Mit Hilfe der Ladeluftkühlung wird die Tem-
peratur vor der Drossel auf konstante Werte geregelt, weshalb in der Kompressionsphase
der Temperaturverlauf beider Betriebsarten auf selbem Niveau liegt.
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Bild 7.28: LP3 im Vergleich zum Dieselstandardmotor und Ottomotor
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Bild 7.29: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP3 für Dieselstandard- und Dual-Fuel-Betrieb
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7.1.5 Vergleich der Kolbenformen

Im LP2 durchgeführte CFD-Simulationen prognostizieren für die Topfmulde anstelle
der Omegamulde eine bessere Gemischbildung [28]. Weshalb diese Kolbenform ebenfalls
am Motorenprüfstand untersucht wurde. Zur Findung der optimalen Paramameterkon-
figurationen wurde wieder ein DOE-Model verwendet. Wobei der Saugrohrdruck p22,
die AGR-Rate, die Drallklappenposition, die Schwerpunktlage MFB50 und die Erdga-
seinblaselage als variierbare Parameter definiert wurden. Es ergaben sich die gleichen
Zusammenhänge wie beim Standardkolben, welche bereits in den vorangegangenen Ka-
piteln beschrieben wurden. In diesem Kapitel werden nun die untersuchten Lastpunkte
der Topfmulde mit denen der Standardmulde verglichen.
In Tabelle 7.11 sind die Werte der Applikationsparameter für die optimierten Last-

punkte aufgelistet.

Tabelle 7.11: Parameter für optimierte Lastpunkte im Dual-Fuel-Betrieb mit Topfmulde

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar
n =2000min-1

pe =11 bar

Saugrohrdruck bar 1 1.3 1.2
AGR-Rate % 40 40.5 0
Drallklappenposition % 0 0 0
Schwerpunktlage ◦KW 6.5 10.5 8
Erdgaseinblaselage ◦KW -70 -70 -300
Substitutionsrate % 77.4 85.8 94.2
Verdichtungsverhältnis – 16.5 16.5 16.5

In Bild 7.30 sind Werte für die optimierten drei Lastpunkte ersichtlich. LP1 und
LP2 sind Betriebspunkte mit magerer Schichtladung, welche auf den minimalen ener-
getischen Anteil an unverbrannten Komponenten im Abgas, bei Begrenzung der NOx-
Emissionen auf Dieselniveau, optimiert wurden. Es zeigt sich, dass bei Verwendung der
Topfmulde der Anteil an Unverbrannten tendenziell höher ist als bei der serienmäßigen
Omegamulde. LP3 wird mit stöchiometrisch homogener Ladung betrieben, welcher auf
den höchsten effektiven Wirkungsgrad optimiert wurde. In diesem Lastpunkt ergibt der
Betrieb mit Topfmulde einen niedrigeren effektiven Wirkungsgrad als mit Verwendung
der Omegamulde.
Die Indizierdaten der Optimalpunkte sind in den Bildern 7.31 bis 7.33 abgebildet.
Abschließend kann gesagt werden, dass bei durchaus ähnlichen Brennverläufen die

Verwendung der Topfmulde nachteilig ist. Dies weist auf eine schlechtere Gemischbil-
dung hin. Der Dual-Fuel-Betrieb mit Topfmulde ergibt keine Vorteile.
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Bild 7.31: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP1 für Omega- und Topfmulde
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Bild 7.32: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP2 für Omega- und Topfmulde
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Bild 7.33: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP3 für Omega- und Topfmulde

7.1.6 Vergleich der Verdichtungsverhältnisse

Bei Betrieb mit einem Verdichtungsverhältnis von ε=16.5 wurde in den höher be-
lasteten Lastpunkten Klopfen festgestellt. Zur Verringerung der Klopfneigung wurde
das Verdichtungsverhältnis auf ε=14.5 verringert. In diesem Kapitel werden die opti-
mierten Lastpunkte mit Omegamulde und einem verringertem Verdichtungsverhältnis
untersucht. Zur Findung der Bestpunkte wurde DOE angewendet. In Tabelle 7.12 sind
die Werte für die optimierten Lastpunkte eingetragen.

Tabelle 7.12: Parameter für optimierte Lastpunkte im Dual-Fuel Betrieb mit ε=14.5

Parameter Einheit n =1500min-1

pe = 3bar
n =1750min-1

pe =5 bar
n =2000min-1

pe =11 bar

Saugrohrdruck bar 0.987 1.215 1.288
AGR-Rate % 40.33 37.33 0
Drallklappenposition % 40 30 30
Schwerpunktlage ◦KW 11.16 12 12
Erdgaseinblaselage ◦KW -100 -75 -300
Substitutionsrate % 64.3 80.1 94.3
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7.1 Dual-Fuel

Die Bilder 7.34 bis 7.37 zeigen Ergebnisse für die untersuchten Lastpunkte. Durch das
verringerte Verdichtungsverhältnis reduziert sich der Wirkungsgrad des vollkommenen
Motors, daraus resultieren, wie im Bild 7.35 zu erkennen, die niedrigeren effektiven
Wirkungsgrade. Dies führt wiederum zu höheren CO2-Emissionen, welche aus der voll-
ständigen Umsetzung des eingebrachten Brennstoffes berechnet werden. Trotz nahezu
gleichen Saugrohrdrücken ist der Druck zum Zeitpunkt der Dieseleinspritzung bei ge-
ringerem Verdichtungsverhältnis niedriger. Die Zündbedingungen verschlechtern sich,
weshalb in den niedriglastigen Betriebspunkten der energetische Erdgasanteil reduziert
werden muss. Diese Reduzierung führt zusammen mit dem verringerten Wirkungsgrad
zu einem drastischen Abfall des CO2-Einsparpotentials vom Dual-Fuel-Verfahren ge-
genüber Diesel. In Tabelle 7.13 sind die Substitutionsraten und CO2-Einsparpotentiale
aufgelistet. Dieses große Einbußen in der CO2-Einsparung spricht nicht für eine Redu-
zierung des Verdichtungsverhältnisses um Klopfen zu vermeiden. Zur Vermeidung sind
andere Maßnahmen wie Millersteuerzeiten oder eine Verringerung des energetischen
Erdgasanteiles zu untersuchen.
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Bild 7.34: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP1 für ε=16.5 und ε=14.5
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7 Analyse und Interpretation
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7.1 Dual-Fuel
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Bild 7.36: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP2 für ε=16.5 und ε=14.5
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Bild 7.37: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP3 für ε=16.5 und ε=14.5
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7 Analyse und Interpretation

Tabelle 7.13: Substitutionsrate und CO2-Einsparpotential von Dual-Fuel gegenüber Diesel
bei verschiedenen Verdichtungsverhältnissen(ε=16.5 und ε=14.5)

Substitutionsrate xCNG CO2-Einsparpotential
ε=16.5 ε=14.5 ε=16.5 ε=14.5

n =1500min-1 / pe =3 bar 78,9% 64,3% 19,0% 10,2%
n =1750min-1 / pe =5 bar 85,8% 80,1% 19,0% 12,3%
n =2000min-1 / pe =11 bar 93,9% 94,3% 19,9% 14,5%

7.2 Fremdzündung

Im Erdgasbetrieb mit Fremdzündung stammt die für die Zündung des Erdgas-Luft-
Gemisch notwendige Energie nicht mehr aus einem Dieselzündstrahl, sondern von einer
Zündkerze. Der Motor wird im Gegensatz zum Dual-Fuel-Betrieb mit einer Substitu-
tionsrate von 100% betrieben. In folgenden Abschnitten wird auf die Betriebsstrategie
und die Findung der Bestpunkte eingegangen.

7.2.1 Betriebsstrategie

Für die Fremdzündung wird die Zündenergie von einer Zündkerze zur Verfügung ge-
stellt, welche unabhängig von Druck und Temperatur im Brennraum einen Zündfunken
erzeugt. Aus diesem Grund ist, im Gegensatz zu Dual-Fuel (siehe Kapitel 7.1.1), ei-
ne Entflammung des Luft-Erdgas Gemisches selbst bei niedrigen Brennraumdrücken
möglich. Um die Vorteile des Dreiwegekatalysators, welcher Konvertierungsraten von
über 98% erreicht, zu nutzen wird der Motor daher im gesamten Kennfeld mit einem
stöchiometrischen Luftverhältnis betrieben.

7.2.2 Bestpunktfindung

Der Umstand, dass im Dreiwegekatalysator Konvertierungsraten von über 98% erreicht
werden, erlaubt es an Stelle der Optimierung nach dem minimale energetischen Anteil
an unverbrannten Komponenten im Abgas den Motor auf den höchsten Wirkungsgrad
zu trimmen. Der Einfluss folgender Parameter auf den Wirkungsgrad wird untersucht:

• Spulenbestromungsdauer (→ Zündenergie)

• AGR-Rate

• Drallklappenposition

• Schwerpunktlage

• Erdgaseinblaselage
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7.2 Fremdzündung

Um die optimalen Werte zu finden wird jeweils ein Parameter variiert und die restlichen
konstant gehalten. Zur Veranschaulichung werden in weiterer Folge die Variationen für
LP2 herangezogen. Der Motor wurde dabei mit Omegamulde und einem Verdichtungs-
verhältnis ε von 14.5 betrieben. In Tabelle 7.14 sind die konstant gehaltenen Parameter
aufgelistet. Der Saugrohrdruck p22 wird so geregelt, dass ein stöchiometrisches Luft-
verhältnis vorherrscht.

Tabelle 7.14: Konstante Parameter für die Variationen im LP2

Parameter Einheit n =1750min-1

pe =5 bar

AGR-Rate % 0
Drallklappenposition % 60 1)

Schwerpunktlage ◦KW 10 2)

Erdgaseinblaselage ◦KW -300
Verdichtungsverhältnis – 14.5
1) außer bei Variation der Spulenbestromung: Drallklappenposition ist 50%
2) außer bei Variation der AGR-Rate: Schwerpunktlage ist 16 ◦KW

Einfluss der Spulenbestromungsdauer

In Bild 7.38 ist der effektive Wirkungsgrad unter Variation der Bestromungsdauer der
Zündspulen aufgetragen. Es stellt sich heraus, dass die Bestromungsdauer nur einen
geringen Einfluss ausübt. Sie wurde in weiterer Folge konstant auf 3ms gehalten. Mit
dieser Bestromungsdauer wird dem Motor eine Zündenergie von etwa 50mJ zugeführt.
Die minimal eingespritzte Dieselmenge im Dual-Fuel-Betrieb von 1.5mg hat im Ver-
gleich dazu, mit 64 J die über 1000-fache Energiemenge.
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Bild 7.38: eff. Wirkungsgrad ηe unter Variation der Bestromungsdauer
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7 Analyse und Interpretation

Einfluss der Abgasrückführung

Durch die Abgasrückführung kann in der Teillast eine Entdrosselung realisiert werden,
wodurch die Ladungswechselverluste sinken und in Folge der effektive Wirkungsgrad
steigt. In Bild 7.39 ist dieser Zusammenhang dargestellt. Der Abfall des Wirkungsgrad
für hohe Abgasrückführung rührt daher, dass durch den mit zunehmender AGR-Rate
größer werdenden Zündverzug die Verbrennung instabiler wird. Dieser Umstand kann
auch in der Varianz des indizierten Mitteldruckes festgestellt werden.
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Bild 7.39: (a) Ladungswechselarbeit (b) eff. Wirkungsgrad ηe (c) Zündverzug (d) Varianz
des indizierten Mitteldruckes unter Variation der AGR-Rate
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7.2 Fremdzündung

Einfluss der Drallklappenposition

Bild 7.40 zeigden Einfluss der Drallklappenposition. Bis zu einer Drallklappenstellung
von ca. 50% sind nur geringe Auswirkungen erkennbar. Die Schwankungen bis zu dieser
Stellung durch das unterschiedliche Luftverhältnis λ erklärbar. Ab einer Position von
50% wirkt die Drallklappe zunehmend wie eine Drossel. Die Ladungswechselverluste
steigen. Ab einer Stellung von ca 70% kommt es zu einer Bündelung des angesaugten
Gemisches um Zylinderachse. Die Gemischhomogenisierung wird verschlechtert und die
Verbrennung läuft zunehmend unvollständiger ab. Was in der Zunahme der Kohlen-
wasserstoffe zu erkennen ist.
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Bild 7.40: (a) eff. Wirkungsgrad (b) Luftverhältnis (c) Kohlenwasserstoffe (d) Saugrohrdruck
unter Variation der Drallklappenposition
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7 Analyse und Interpretation

Einfluss der Schwerpunktlage

Die Lage des Schwerpunktes wirkt sich wie folgt aus. Bei zu frühen Schwerpunktla-
gen nimmt durch höhere Temperaturen der Wärmeübergang zu und bei zu späten
Schwerpunktlagen weicht der Verbrennungsablauf zunehmend von der Gleichraumver-
brennung ab. Beides führt zu einer Abnahme des Wirkungsgrades und es ergibt sich
ein parabelförmiger Verlauf. Zusätzlich wirkt sich die Schwerpunktlage auf die Homo-
genisierung aus. Bei frühen Schwerpunktlagen steht weniger Zeit zur Homogenisierung
zur Verfügung, die Verbrennung läuft unvollständiger ab, was in der Zunahme der Koh-
lenwasserstoffe zu erkennen ist. Dieser Umstand verschiebt die Parabel des Wirkungs-
gradverlaufs zu späteren Schwerpunktlagen. Der optimale Schwerpunkt liegt abhängig
vom Betriebspunkt in etwa 9 ◦KW bis 12 ◦KW nach dem oberen Totpunkt (siehe Bild
7.41).
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 n = 1750 min-1 / pe = 5 bar

Bild 7.41: (a) Kohlenwasserstoffe (b) eff. Wirkungsgrad unter Variation der Schwerpunktlage

Einfluss der Erdgaseinblaselage

Die Lage der Erdgaseinblaselage hat die größten Auswirkungen auf die Homogenisie-
rung. Es sind Einblaselagen von -320 ◦KW bis -300 ◦KW vor dem oberen Totpunkt
optimal. Bei zu früher Einblasung ist die Ladungsbewegung im Brennraum nicht opti-
mal, weshalb es zu einer schlechteren Gemischbildung kommt. Dieser Umstand ist im
Verlauf der Kohlenwasserstoffe HC und des effektiven Wirkungsgrades ηe zu erkennen
(siehe Bild 7.42).
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Bild 7.42: (a) Kohlenwasserstoffe (b) eff. Wirkungsgrad unter Variation der Erdgaseinblase-
lage

7.2.3 Vergleich der Kolbenformen

Im LP2 durchgeführte CFD-Simulationen prognostizieren für die Topfmulde anstelle
der Omegamulde eine bessere Gemischbildung [28]. Weshalb am Prüfstand das Potenti-
al dieser Kolbenform untersucht wurde. In diesem Kapitel werden nun die untersuchten
Lastpunkte der Topfmulde mit denen der Standardmulde verglichen.
In Tabelle 7.15 und 7.16 sind die wesentlichen Applikationsparameter für beide Kol-

benformen zusammengefasst.

Tabelle 7.15: Parameter für optimierte Lastpunkte im Fremdzündungbetrieb mit Omega-
mulde

Parameter Einheit n =1500min-1

pe =3 bar
n =1750min-1

pe =5 bar
n =2000min-1

pe =11 bar

Saugrohrdruck bar 0.548 0.729 1.327
AGR-Rate % 10 5.89 0
Drallklappenposition % 50 20 50
Schwerpunktlage ◦KW 12.12 9.96 11
Erdgaseinblaselage ◦KW -320 -300 -340
Verdichtungsverhältnis – 14.5 14.5 14.5
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7 Analyse und Interpretation

Tabelle 7.16: Parameter für optimierte Lastpunkte im Fremdzündungbetrieb mit Topfmulde

Parameter Einheit n =1500min-1

pe = 3bar
n =1750min-1

pe =5 bar
n =2000min-1

pe =11 bar

Saugrohrdruck bar 0.536 0.706 1.312
AGR-Rate % 9 5.15 0
Drallklappenposition % 50 20 50
Schwerpunktlage ◦KW 12.59 9.87 11
Erdgaseinblaselage ◦KW -320 -300 -340
Verdichtungsverhältnis – 14 14 14

In Bild 7.43 sind Ergebnisse für die untersuchten Lastpunkte ersichtlich. Trotz des
kleineren Verdichtungsverhältnisses der Topfmulde und damit niedrigerem Wirkungs-
grad des vollkommenen Motors bei gleichem Luftverhältnis (stöchiometrisch) ergibt
sich tendenziell ein höherer effektiver Wirkungsgrad. Weshalb auch die CO2-Emissionen
niedriger ausfallen, welche aus der vollständigen Umsetzung des eingebrachten Kraft-
stoffes berechnet werden. Das Luftverhältnis wirkt sich im stöchiometrischen Betrieb
stark auf die Bildung der CO-Emissionen aus. Die Differenz der CO-Emissionen zwi-
schen den beiden Kolbenformen ergibt sich daher größtenteils aus den unterschiedli-
chen Luftverhältnissen. Bei Betrachtung der HC-Emissionen, welche nicht so stark vom
Luftverhältnis abhängen, erkennt man eine Abnahme unter Verwendung der Topfmul-
de. Die Verbrennung läuft vollkommener ab. Die Verläufe der Indizierdaten sind nahezu
identisch. Sie sind in den Bildern 7.44 bis 7.46 dargestellt. Zur genaueren Betrachtung
werden Verlustanalysen für beide Kolbenformen erstellt. Die wurden unter Zuhilfenah-
me des Programmes CORA erstellt. In Bild 7.47 sind diese für den Betriebspunkt LP3
dargestellt. Betrachtet man den indizierten Wirkungsgrad ist dieser für die Topfmulde
trotz geringeren Wirkungsgrad des vollkommenen Motors gleich hoch. Die Größen-
ordnung in Bezug auf die Ladungswechselverluste ist für beide Kolbenvarianten quasi
identisch. Die Differenz der Verluste durch unvollkommene Verbrennung ist abhängig
vom Luftverhältnis. Bei gleichem Luftverhältnis sind sie für beide Kolben nahezu gleich
hoch. Der größte Vorteil bei Verwendung liegt in den geringeren Wandwärmeverlusten.
Welche unter anderem durch eine bessere Ladungsbewegung der Topfmulde erklärbar
sind.

Abschließend kann gesagt werden, dass bei Betrieb mit Fremdzündung die Verwen-
dung der Topfmulde anstelle der Omegamulde vorteilhafter ist. Es ergibt sich aber nicht
jener Stellhebel, welcher aus den CFD-Simulationen erwartet wurde.
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Bild 7.43: Ergebnisse für die Omegamulde (ε=14.5) und die Topfmulde (ε=14) in den Op-
timalpunkten bei Fremdzündung
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Bild 7.44: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP1 für Omega- und Topfmulde
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Bild 7.45: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP2 für Omega- und Topfmulde
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Bild 7.46: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im optimierten LP3 für Omega-und Topfmulde
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7 Analyse und Interpretation

7.2.4 Klopfuntersuchungen

Über einen großen Drehzahlbereich ist Klopfen das begrenzende Kriterium für die Vol-
last. Um Aussagen über das Klopfverhalten zu erhalten wurde zum einen ein Lastschnitt
bei einer Drehzahl von 2000min-1 und zum anderen eine Variation der Schwerpunkt-
lage in einem hochlastigen Betriebspunkt (n=2000min-1 / pe =19bar) durchgeführt.
In Bild 7.48 sind die dabei erhaltenen Ergebnisse für die beiden untersuchten Kol-
benformen dargestellt. Die vier Linien für die jeweilige Messreihe beziehen sich auf
die dazugehörigen Zylinder eins bis vier. Die Streuung der Zylinder untereinander wird
durch mehrere Einflüsse verursacht. Zum Beispiel ist die Temperatur des Zylinderblocks
über die vier Zylinder nicht konstant, auch die Füllung der Zylinder mit Frischladung
unterliegt gewissen Schwankungen, um nur einige Einflüsse zu nennen. Des weiteren
ist bei mehrmaliger Vermessung des selben Betriebspunktes nicht mit gleichen Werten
zu rechnen, da Klopfen nicht in jedem Zyklus und auch nicht in derselben Intensität
auftreten muss und daher statistischen Schwankungen unterliegt. Eine Mittelung der
vier Zylinder ist nicht erlaubt, da dadurch die maximale Klopfamplitude abgeschwächt
wird und es zu Schäden kommen kann. Die Betrachtung der Ergebnisse zeigt deut-
lich, dass die Verwendung der Topfmulde die Neigung zum Klopfen reduziert. Dies ist
unter anderem durch das geringere Verdichtungsverhältnis der Topfmulde erklärbar.
Auch die verbesserte Ladungsbewegung, welche im vorangegangenen Kapitel behan-
delt wurde, wirkt sich positiv aus. Aber selbst unter Verwendung der Topfmulde ist
im Lastschnitt bereit ab einem effektiven Mitteldruck von 17 bar Klopfen erkennbar.
Aus diesem Grund wurde im Erdgeasbetrieb mit Fremdzündung die Kolbenformen mit
einem Verdichtungsverhältnis ε von 16.5 nicht untersucht. Es sei darauf hingewiesen,
dass die Messungen an einem Dreiventilaufbau durchgeführt wurden. Durch, dass weg-
fallen eines Auslassventils wird auch weniger Wärme aus dem Brennraum abgeführt,
wodurch sich die Neigung zu Klopfen erhöht.
Die bei der Durchführung der Messung eingestellten Rahmenbedingungen sind in

Tabelle 7.17 aufgelistet.

Tabelle 7.17: Konstante Parameter für Volllastuntersuchungen

Parameter Einheit Lastschnitt:
n =2000min-1

n =2000min-1

pe =19 bar

AGR-Rate % 0 0
Saugrohrtemperatur ◦C 56 56
Schwerpunktlage ◦KW 10 variabel
Drallklappenposition % 50 50
Erdgaseinblaselage ◦KW -340 -340
TÖl

◦C 110 110
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7 Analyse und Interpretation

7.3 Gegenüberstellung: Dual-Fuel vs. Fremdzündung

In diesem Kapitel werden die unterschiedlichen Brennverfahren, Dual-Fuel und Fremd-
zündung gegenübergestellt. Es werden die Vor- und Nachteile beider Verfahren aufge-
zeigt.

Im ersten Abschnitt werden zur besseren Veranschaulichung die Unterschiede beider
Verfahren mit der selben Kolbenform und demselben Verdichtungsverhältnis mitein-
ander verglichen. Im zweiten Abschnitt werden die aus den vorangegangenen Kapiteln
erhaltenen optimalen Konfigurationen der Brennverfahren miteinander verglichen.

7.3.1 Idente Hardwarekonfigurationen

Zur besseren Veranschaulichung der Unterschiede werden in diesem Abschnitt beide
Brennverfahren unter Verwendung der Omegamulde und einem Verdichtungsverhältnis
ε von 14.5 miteinander verglichen. Das Prozedere für die Optimierung der Lastpunk-
te wurde in den vorangegangen Kapiteln erläutert. Hier werden nun die erhaltenen
Ergebnisse gegenübergestellt.

Der größte Unterschied der Brennverfahren liegt in den unterschiedlichen Betriebss-
trategien. Im Fremdzündungsmodus wird der Motor in allen untersuchten Lastpunkten
homogen stöchiometrisch betrieben, wohingegen der Dual-Fuel-Prozess im niedriglas-
tigen Bereich geschichtet magerer betrieben wird. Im Magerschichtbetrieb wird der
Motor auf den minimalen Anteil an unverbrannten Komponenten im Abgas optimiert,
wobei die NOx-Emissionen das Niveau des Dieselstandardmotors nicht überschreiten
dürfen. Im Betrieb mit stöchiometrischer Ladung erfolgt hingegen die Optimierung auf
den besten effektiven Wirkungsgrad ηe. In den Bildern 7.49 bis 7.55 sind die Emissionen,
Indizierdaten und Verlustanalysen ersichtlich welche für die folgenden Interpretationen
herangezogen werden.

Betrachtet man die Indizierdaten erkennt man, dass die Energieumsetzung mit dem
Dual-Fuel-Brennverfahren schneller vonstatten geht. Dies ist zum einen durch die grö-
ßere eingebrachte Zündenergie des Dieselzündstrahles (64 J) im Vergleich zur Zündkerze
(60mJ) erklärbar. Einen großen Einfluss hat auch die Anzahl und Position der Zünd-
kerne. Wird der Motor mit Fremdzündung betrieben bildet sich nur ein Kern an der
Zündkerze, von welchem sich die Flammenfront ausbreitet. Der Dieselinjektor erzeugt
6 Flammenkeulen, welche in den Brennraum hineinragen. Die Flammenfront breitet
sich von den Keule ausgehend aus und benötigt weniger Zeit um das gesamte Gemisch
zu erfassen.

Die zwei Lastpunkten LP1 und LP2 werden im Dual-Fuel-Betrieb auf den mini-
malen Anteil an Unverbrannten optimiert. Im LP1 weist der Dual-Fuel-Prozess aber
im Gegensatz zur Fremdzündung einen höheren Anteil an Unverbrannten auf. Dies
ist dadurch erklärbar, dass das Luftverhältnis in diesem Punkt aufgrund der Zündbe-
dingungen des Dieselzündstrahles nicht weiter abgesenkt werden kann (siehe Kapitel
7.1.1). Mit steigender Last ist ein niedrigeres Luftverhältnis realisierbar. Weshalb für
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LP2 der Anteil an Unverbrannten im Dual-Fuel-Modus unter denen der Fremdzündung
liegen. Im LP3 wurde der Motor bei beiden Brennverfahren mit stöchiometrisch ho-
mogener Ladung betrieben. Der Unterschied im Anteil der Unverbrannten im Abgas
ergibt sich aus den CO-Emissionen, welche im stöchiometrischen Bereich stark vom
Luftverhältnis abhängen. Deshalb haben bereits kleinste Schwankungen große Auswir-
kung auf die Unverbrannten. Die HC-Emissionen sind in diesem Lastpunkt nahezu
identisch. Die Saugrohrtemperatur T22 wird bei beiden Brennverfahren mit Hilfe einer
Ladeluftkühlung auf konstante Werte geregelt. Der Saugrohrdruck besitzt aufgrund
unterschiedlicher Luftverhältnisse nicht dieselbe Größenordnung. Aus diesem Zusam-
menhang ergeben sich dann unterschiedliche Verläufe der Gastemperatur im Zylinder.
Für die niedriger belasteten Lastpunkten ergeben sich mit Fremdzündung, aufgrund
des niedrigeren Luftverhältnisses, höhere Spitzentemperaturen und damit auch höhere
NOx-Emissionen. Im LP3 werden beide Verfahren stöchiometrisch betrieben. Demzu-
folge besitzen sie auch einen ähnlichen Druck- und Temperaturverlauf.
Betrachtet man die Verlustanalyse erkennt man für die beiden niedrigeren Last-

punkte deutliche Vorteile im Wirkungsgrad des vollkommenen Motors mit realer La-
dung im Dual-Fuel-Prozess. Dieser Vorteil resultiert aus dem höheren Luftverhältnis
und dem damit höheren Isotropenexponent κ. Im LP3 ist das Luftverhältnis für bei-
de Brennverfahren gleich (λ=1) und somit liegt der Wirkungsgrad des vollkommenen
Motors in etwa auf selbem Niveau. Die Verluste der unvollständigen Verbrennung sind
aus den unverbrannten Komponenten im Abgas berechenbar. Die Verluste aus dem
realen Verbrennungsablauf sind aufgrund der schnelleren Energieumsetzung im Dual-
Fuel-Prozess tendenziell niedriger. Im LP2 besitzt das Dual-Fuel-Brennverfahren eine
spätere Schwerpunktlage und der Verlust aus dem realen Verbrennungsablauf steigt
und nimmt die selbe Größenordnung wie mit Fremdzündung an. Der Verlust durch den
Wärmeübergang ist neben dem Temperaturverlauf stark von der Ladungsbewegung
abhängig. Durch das stärkere Androsseln im Fremdzündungsbetrieb, um stöchiome-
trisches Luftverhältnis zu erreichen, sind die Ladungswechselverluste höher. Aufgrund
der nicht vorhandenen Dieselhochdruckpumpe im Fremdzündungsbetrieb sind auch die
mechanische Verluste geringer.
Abschließend kann gesagt werden, dass der Dual-Fuel-Modus sowohl bei Betrach-

tung der Rohemissionen als auch im effektiven Wirkungsgrad ηe Vorteile gegenüber der
Fremdzündung aufweist. Die Gesetzgebung bezieht sich aber nicht auf Rohemissionen
sondern auf die Emissionen nach der Abgasnachbehandlung. Somit ist zur genaueren
Beurteilung eine Betrachtung mit dieser notwendig. Es sei auch darauf hingewiesen,
dass am verwendete Standarddieselmotor hardwareseitig kaum Modifikationen vorge-
nommen wurden. Um das Potential im Erdgasbetrieb weiter auszuschöpfen sind weitere
Konfigurationen wie z. B. die Optimierung der Ansaugkanäle (Gemischbildung) und der
Brennraumform vorzunehmen.
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und einem Verdichtungsverhältnis ε von 14.5

96



7.3 Gegenüberstellung: Dual-Fuel vs. Fremdzündung

Kurbelwinkel ϕ   [°KW]

-30 -20 -10 0 10 20 30 40 50 60

p
Z
yl
  
 [
b
a
r]

0

10

20

30

40

50

60

70

T
Z
yl
  
 [
°C

]

600

850

1100

1350

1600

1850

(a)

Kurbelwinkel ϕ   [°KW]

-30 -20 -10 0 10 20 30 40 50 60

d
Q
B
/d

ϕ 
  
[J
/°
K
W
/d
m

3
]

-10

0

10

20

30

40

50

60

Q
B
u
m
/Q

B
  
 [
%
]

-25

0

25

50

75

100

(b)

 Dual-Fuel
 Fremdzündung

Kurbelwinkel ϕ   [°KW]
-60 -50 -40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40 50 60E

in
s
p
ri
tz
-

Z
ü
n
d
s
ig
n
a
l

(c)

Bild 7.50: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im LP1 für Dual-Fuel und Fremdzündung mit Verwendung der Ome-
gamulde und einem Verdichtungsverhältnis ε von 14.5
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Omegamulde und einem Verdichtungsverhältnis ε von 14.5
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Bild 7.52: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im LP2 für Dual-Fuel und Fremdzündung mit Verwendung der Ome-
gamulde und einem Verdichtungsverhältnis ε von 14.5
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Bild 7.53: Verlustanalyse im LP2 für Dual-Fuel und Fremdzündung mit Verwendung der
Omegamulde und einem Verdichtungsverhältnis ε von 14.5
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Bild 7.54: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im LP3 für Dual-Fuel und Fremdzündung mit Verwendung der Ome-
gamulde und einem Verdichtungsverhältnis ε von 14.5

ηrL %

∆ηuV %PT

∆ηrV %PT

∆ηWw %PT

∆ηLw %PT

ηi %

∆ηm %PT

ηe %

FremdzündungDual-Fuel

  50.75

  1.13

  4.12

  7.22

  0.75

  37.61

  2.57

  35.03

  50.20

  1.24

  4.11

  8.96

  0.35

  35.54

  2.06

  33.49

η 
  
[ 
%
]

30

32

34

36

38

40

42

44

46

48

50

52

D
ua
l-F
ue
l

Fr
em
dz
ün
du
ng

2000 min-1 / 11 bar

ηrL

ηi

ηe

ηrL

ηi

ηe

Bild 7.55: Verlustanalyse im LP3 für Dual-Fuel und Fremdzündung mit Verwendung der
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7.3.2 Optimale Hardwarekonfigurationen

In diesem Unterkapitel werden die optimierten Brennverfahren verglichen. Für den
Dual-Fuel-Prozess hat sich die Verwendung der Omegamulde und ein Verdichtungs-
verhältnis ε von 16.5 und für Fremdzündung die Topfmulde mit einem Verdichtungs-
verhältnis ε von 14 als optimal herausgestellt. In den Bildern 7.56 bis 7.59 sind die
Emissionen und Indizierdaten für die beiden Konfigurationen ersichtlich. Zudem wird
im abschließenden Vergleich der Basisidieselmotor in den Auswertungen inkludiert.

Die grundlegenden Zusammenhänge sind bereits in den vorangegangenen Kapiteln
7.3.1 erklärt worden. Die Verwendung der Topfmulde anstelle der Omegamulde im
Fremdzündungsbetrieb zeigte tendenziell Vorteile im Bezug auf den Wirkungsgrad und
die Emissionen (siehe Kapitel 7.2.3). Für das Dual-Fuel-Brennverfahren bewirkt die
Erhöhung des Verdichtungsverhältnisses von 14.5 auf 16.5 eine deutliche Veränderung
(siehe Kapitel 7.1.6). Der Anteil an unverbrannten Komponenten im Abgas wird redu-
ziert und liegt bei allen untersuchten Lastpunkten unterhalb denen der Fremdzündung.
Die NOx-Emissionen übersteigen im hochlastigen Punkt aufgrund höherer Spitzentem-
peraturen jene der Fremdzündung. Eine Erhöhung des Verdichtungsverhältnisses be-
wirkt auch eine Erhöhung des Wirkungsgrades des vollkommenen Motors, wodurch
auch der effektive Wirkungsgrad deutlich angehoben wird. Was sich wiederum positiv
auf die CO2-Emissionen auswirkt.
Zusammenfassend kann gesagt werden, dass bei Betrachtung der Rohemissionen sich

überwiegend Vorteile für den Dual-Fuel-Prozess ergeben. Die Abgasgesetzgebung be-
zieht sich aber nicht auf die Rohemissionen. Daher ist eine detailliertere Betrachtung
mit Abgasnachbehandlung vorzunehmen. Im Dual-Fuel-Verfahren wird der Motor im
unteren Kennfeldbereich mit magerem Gemisch betrieben (siehe Kapitel 7.1.3). Der
Einsatz eines Dreiwegekatalysator ist zu Reduktion der Rohemissionen in diesem Be-
reich nicht ausreichend. Für die Reduktion der NOx-Emissionen benötigt man SCR-
Systeme oder NOx-Speicherkatalysatoren. Auch die unverbrannten Komponenten wel-
che zum großen Teil Methan beinhalten, sind im mageren Betrieb schwer zu konvertie-
ren. Im Fremdzündugsbetrieb hingegen wird der Motor im gesamten Kennfeldbereich
mit stöchiometrischen Gemisch betrieben und es ist daher auch der Einsatz eines Drei-
wegekatalysators ausreichend. Die Abgasnachbehandlung ist bei Fremdzündung somit
leichter realisierbar. Der prognostizierte CO2-Vorteil im Erdgasbetrieb wird sowohl im
Dual-Fuel-Modus als auch im Fremdzündungsbetrieb bestätigt. Wobei im Dual-Fuel-
Prozess aufgrund des höheren Wirkungsgrades der Gewinn höher ausfällt. Es sei auch
darauf hingewiesen, dass am verwendete Standarddieselmotor hardwareseitig kaumMo-
difikationen vorgenommen wurden. Um das Potential im Erdgasbetrieb weiter auszu-
schöpfen sind weitere Optimierungen wie z. B. die der Ansaugkanäle (Gemischbildung)
und der Brennraumform vorzunehmen.
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Bild 7.57: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im LP1 mit optimierter Hardwarekonfiguration
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Bild 7.58: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im LP2 mit optimierter Hardwarekonfiguration
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Bild 7.59: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal im LP3 mit optimierter Hardwarekonfiguration
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7.3.3 Klopfuntersuchungen

In diesem Abschnitt werden beide Brennverfahren hinsichtlich ihrer Neigung zu Klopfen
verglichen. Dazu wurden amMotor Variationen der Schwerpunktlage mit n=2000min-1

und pe =19bar durchgeführt. Sowohl im Dual-Fuel-Prozess als auch im Fremdzün-
dungsaufbau wurde die Omegamulde und ein Verdichtungsverhältnis ε von 14.5 ver-
wendet. Zusätzlich wurde mit dem Dual-Fuel-Brennverfahren eine weitere Messreihe
mit reduziertem energetischen Erdgasanteils xCNG von 80% statt 96% durchgeführt.
In Bild 7.60 sind die Ergebnisse ersichtlich. Gut zu erkennen ist, dass die Klopfnei-
gung mit dem Dual-Fuel-Verfahren geringer ist als im Fremdzündungsbetrieb. Dies ist
durch die schnellere Energieumsetzung erklärbar, wodurch die für die Vorreaktionen
zur Verfügung stehende Zeit verkürzt wird. Wird die Substitutionsrate xCNG im Dual-
Fuel-Modus verringert so erhöht sich der Dieselanteil, welcher klopffest ist. Weiters wird
das Luftverhältnis λCNG des Erdgas-Luft Gemisches erhöht. Womit sich die Selbstzün-
dungsbedingungen verschlechtern und somit auch die Klopfneigung verringert wird. Die
Indizierdaten der verschiedenen Brennverfahren mit einer Schwerpuntlage von 10 ◦KW
sind in Bild 7.61 ersichtlich.
Es sei darauf hingewiesen, dass die Messungen an einem Dreiventilaufbau durch-

geführt wurden. Durch das Wegfallen eines Auslassventils wird das eine verbleibende
Auslassventil heißer und der Strömungswiderstand steigt an, wodurch sich die Neigung
zu Klopfen erhöht. In den weiteren Optimierungsphasen sollte daher versucht werden
die Erdgas- und Dieselinjektoren bzw. die Zündkerze im Zylinderkopf so zu positionie-
ren, dass ein Vierventilaufbau realisierbar ist.
Tabelle 7.18 listet die Rahmenbedingungen der durchgeführten Messungen auf.

Tabelle 7.18: Konstante Parameter für die Klopfuntersuchungen

Parameter Einheit n =2000min-1

pe =19 bar

AGR-Rate % 0
Saugrohrtemperatur T22

◦C 37

Drallklappenposition % 0 (Dual-Fuel)
50 (Fremdzündung)

Erdgaseinblaselage ◦KW -320
Verdichtungsverhältnis – 14.5
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Bild 7.61: (a) Druck- und Temperaturverlauf (b) Brennverlauf und Umsetzungsrate (c) Ein-
spritzsignal mit n=2000min-1, pe =19bar und MFB50=10 ◦KW
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Im Rahmen dieser Masterarbeit, als Teil einer Dissertation [28], wurden zwei Zünd-
konzepte für auf Erdgas basierende Brennverfahren untersucht. Aufgrund der hohen
Selbstzündungstemperatur von Erdgas ist zur Zündung eine externe Energiequelle not-
wendig. Zum einen wurde das Erdgas-Luft-Gemisch mit Hilfe eines Dieselzünstrahles
(Dual-Fuel) und zum anderen mit einer Funkenzündung (Zündkerze) entflammt. Als
Versuchsträger diente ein 2-Liter-Reihenvierzylinder-Dieselmotor von der Fa. BMW
Motoren GmbH Steyr. Durch die Niederdruckdirekteinblasung wurden beide Zünd-
konzepte mit innerer Gemischbildung umgesetzt. Dazu wurde der Erdgasinjektor im
Zentrum und der Dieselinjektor bzw. die Zündkerze außermittig positioniert. Aufgrund
von Platzmangel im Zylinderkopf wurde der Verlust eines Auslasskanales in Kauf ge-
nommen.
Ein wesentlicher Unterschied zwischen den beiden Brennverfahren liegt in den

Betriebsstrategien. Um die guten Konvertierungsraten des Dreiwegekatalysators nut-
zen zu können, ist möglichst im gesamten Kennfeld ein stöchiometrischer Betrieb an-
zustreben. Im Dual-Fuel-Prozess ist das minimal erreichbare Luftverhältnis im unteren
Lastbereich durch den minimalen Saugrohrdruck begrenzt, bei welchem der Dieselzünd-
strahl noch stabil zündet. Da dadurch in diesem Bereich ein stöchiometrischer Betrieb
nicht möglich ist, wurde der Motor mit magerer Schichtladung betrieben. Mit zuneh-
mender Last verschiebt sich das Luftverhältnis bei gleichbleibendem Saugrohrdruck
nach unten und ein stöchiometrischer Betrieb ist realisierbar. Im Fremdzündungsmo-
dus wurde der Motor in allen untersuchten Lastpunkten homogen stöchiometrisch be-
trieben.
Aus den analysierten Daten erkennt man für das Dual-Fuel-Verfahren gegenüber

dem fremdgezündeten Betrieb eine schnellere Energieumsetzung und einen kürzeren
Zündverzug. Dies ist hauptsächlich durch die größere eingebrachte Zündenergie des
Dieselzündstrahles im Vergleich zur Zündkerze erklärbar. Einen großen Einfluss hat
auch die Anzahl und Position der Zündkerne. Wird der Motor mit Fremdzündung
betrieben bildet sich nur ein Kern an der Zündkerze, von welchem sich die Flammen-
front ausbreitet. Mit dem Dieselinjektor werden 6 Flammenkeulen erzeugt, welche in
den Brennraum hineinragen. Die Flammenfront breitet sich von den Keulen ausge-
hend aus und benötigt weniger Zeit zur Erfassung das gesamten Gemisches. Durch die
schnellere Energieumsetzung und den kürzeren Zündverzug verkürzt sich die für die
Vorreaktionen zur Verfügung stehende Zeit. Womit sich die Klopfneigung mit Hilfe
des Dieselzündstrahls im Gegensatz zum Fremdzündungsbetrieb verringert. Aus die-
sem Grund ist für das Dual-Fuel-Verfahren auch ein höheres Verdichtungsverhältnis
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realisierbar und es ergibt sich ein höheres thermodynamisches Wirkungsgradpotential.
Um die CO2-Emissionen unabhängig von den anderen Abgaskomponenten bewerten zu
können, wurden sie unter der Annahme der vollständigen Umsetzung des eingebrachten
Kraftstoffes berechnet. Im Dual-Fuel-Brennverfahren kann durch den Dieselanteil das
theoretisch mögliche CO2-Potential von Erdgas nicht vollständig ausgeschöpft werden.
Aufgrund des höheren Wirkungsgradniveaus sind die CO2-Emissionen gegenüber dem
Fremdzündungsbetrieb aber geringer.

Fazit: Zusammenfassend kann gesagt werden, dass bei Betrachtung der Rohemissio-
nen sich überwiegend Vorteile für den Dual-Fuel-Prozess ergeben. Die Abgasgesetzge-
bung bezieht sich aber nicht auf die Rohemissionen. Daher ist eine detailliertere Be-
trachtung inklusive Abgasnachbehandlung vorzunehmen. Im Dual-Fuel-Verfahren wird
der Motor im unteren Kennfeldbereich mit magerem Gemisch betrieben. Der Einsatz ei-
nes Dreiwegekatalysators ist zur Reduktion der Rohemissionen in diesem Bereich nicht
ausreichend. Für die Reduktion der NOx-Emissionen werden zusätzliche Systeme wie
zum Beispiel NOx-Speicherkatalysatoren oder SCR-Systeme benötigt. Auch die unver-
brannten Komponenten im Abgas, welche zum großen Teil Methan beinhalten, sind
im mageren Betrieb schwer konvertierbar. Im Fremdzündugsbetrieb hingegen wird der
Motor im gesamten Kennfeldbereich mit stöchiometrischem Gemisch betrieben und es
ist daher auch der Einsatz eines Dreiwegekatalysators ausreichend. Die Abgasnachbe-
handlung ist bei Fremdzündungsbetrieb im Vergleich zum Dual-Fuel-Verfahren somit
leichter realisierbar. Der prognostizierte CO2-Vorteil mit Erdgasbetrieb wird sowohl
im Dual-Fuel-Modus als auch im Fremdzündungsbetrieb bestätigt. Wobei im Dual-
Fuel-Prozess aufgrund des höheren Wirkungsgrades der CO2-Vorteil höher ausfällt. Es
sei auch darauf hingewiesen, dass am verwendete Standarddieselmotor hardwareseitig
kaum Modifikationen vorgenommen wurden. Um das Potential im Erdgasbetrieb wei-
ter auszuschöpfen sind weitere Optimierungen wie z. B. der Brennraumgeometrie, der
Ansaugkanäle, die Injektoranordnung, der Nebenaggregate etc. vorzunehmen.
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