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Kurzfassung

Wie sieht die Mobilitédt der Zukunft aus? Egal ob der Antrieb von morgen mit Verbrennungs-
motor, rein elektrisch, hybridisiert oder mit einer Brennstoffzelle erfolgen wird — Fakt ist,
dass in jeder modernen Gesellschaft die Mobilitédt eines der wesentlichsten Grundbediirfnisse
darstellt. Obwohl die kontroversen Diskussionen rund um den Abgasskandal, Kartellvorwiir-
fe, usw. der gesamten Automobilbranche und im speziellen dem Verbrennungsmotor schaden,
kann kurz- und mittelfristig nicht auf den Einsatz von Diesel- und Ottomotoren verzichtet
werden. Jedoch erfordern die zukiinftigen COg-Emissionsziele von 95g/km ab 2020 und die
aktuell in der EU diskutierten 75 g/km im Flottenmix ab 2025 mehr als einen ambitionierten
technischen Fortschritt in der Entwicklung von Verbrennungsmotoren. Neben der Elektrifizie-
rung des Antriebsstranges ist speziell der Einsatz von alternativen Kraftstoffen, wie beispiels-
weise Erdgas, eine besonders attraktive Losung die realen COo-Emissionen zu senken. Dank
des giinstigeren Kohlenstoff-Wasserstoff-Verhéltnisses kann Erdgas, dessen Hauptbestandteil
Methan ist, bei konstantem Motorwirkungsgrad den COs-Ausstof um 25 % gegeniiber kon-
ventionellen Kraftstoffen reduzieren.

Ziel der vorliegenden Arbeit ist die Entwicklung eines COs-optimalen-Brennverfahrens ba-
sierend auf dem Kraftstoff Erdgas. Konkret wird versucht den hohen Wirkungsgrad des Die-
selmotors mit dem COs-Einsparpotenzial von Erdgas in einem kombinierten Erdgas-Diesel
Dual-Fuel-Brennverfahren zu vereinen.

Auf Basis der durchgefiihrten experimentellen Untersuchungen werden elementare Grundla-
gen fiir die Umsetzung eines Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens erarbeitet. Der Trade-
off zwischen den Selbstziindungsbedingungen und dem zu mageren Erdgas-Luftgemisch fiihrt
in Kombination mit einer &dufseren Erdgasgemischbildung unweigerlich zu hohen unverbrann-
ten Kohlenwasserstoffemissionen (HC) in der Teillast. Ein Schliissel zur Reduktion dieser
Schadstoffkomponenten ist der Ubergang von einer #ufieren zu einer inneren Gemischbildung.
Abgeleitet vom Injektorlayout wird fiir das neu entwickelte Dual-Fuel-Brennverfahren das
eigenstandige Akronym DDI (Dual Direct Injection) eingefithrt. Dank des realisierten Mager-
schichtbetriebs kénnen die HC-Emissionen in der Teillast massiv reduziert werden, wodurch
der Betriebsbereich mit Erdgas ausgeweitet werden kann. Die experimentelle Gegeniiberstel-
lung mit konventionellen Brennverfahren bestétigen das enorme CQOo-Potenzial, welches sich
im Grofkenbereich zwischen 20 % und 30 % quantifizieren lasst. Obwohl die HC-Emissionen
mithilfe der direkten Erdgaseinblasung dramatisch verringert werden konnen, stellt speziell
die katalytische Abgasnachbehandlung der unverbrannten Methanemissionen eine besondere
Herausforderung fiir die kiinftige Realisierung des Dual-Fuel-Konzeptes dar.

Unterstiitzend zu den experimentellen Untersuchungen wird das Dual-Fuel-Brennverfahren
in diversen Simulationsumgebungen abgebildet. Dabei steht speziell die Abbildung der inner-
motorischen Stromungsvorgédnge im DDI-Betrieb im Fokus der Betrachtungen.
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Abstract

What forms will mobility take in the future? No matter whether the drive of tomorrow will be
internal combustion, pure electric, hybrid or fuel cell — the fact remains that mobility is one
of the most fundamental necessities in every modern society. Despite the fact that the entire
automotive industry and in particular the internal combustion sector has been damaged by
the controversial discussions surrounding the exhausts scandal, cartel allegations and the like,
there is no way we can do without diesel and gasoline engines over the short and mid-term.
Nevertheless the CO2 emissions targets for the future of 95g/km from 2020 and the current
EU discussion of 75 g/km in the fleet mix from 2025 demand more than ambitious technical
progress objectives in the development of internal combustion engines. In addition to the
electrification of the drive train the use of alternative fuels in particular, such as natural gas
for example, represents an attractive solution for reducing the real CO4 emissions. Thanks to
its advantageous carbon hydrogen ratio, natural gas with methane as its principal constituent,
can achieve a 25 % reduction in carbon emissions on constant motor efficiency compared with
conventional fuels.

The aim of the present work is the development of an optimal COs combustion process using
natural gas as fuel. In concrete terms the attempt will be made to unite the high efficiency
level of the diesel engine with the CO4 savings potential of natural gas in a combined natural
gas-diesel dual-fuel combustion process.

The elementary basis for the implementation of a natural gas-diesel dual-fuel combustion
process has been established on the results of the experimental investigation work carried out.
The trade-off between the autoignition conditions and the lean natural gas and air mixture in
combination with an external mixture formation of natural gas leads inevitably to high unbur-
ned hydrocarbon emissions (HC) in the partial load. A key to the reduction of these pollution
components is a transition from an external to an internal mixture formation. As a direct
derivation from the injector layout the independent acronym DDI (Dual Direct Injection)
will be introduced for the naming of the newly introduced dual-fuel combustion process. HC
emissions can be massively reduced in partial load thanks to the lean and stratified operation,
which has made an extension of the operating range with natural gas possible. Experimen-
tal comparisons with conventional combustion processes confirm the enormous CO2 potential,
which can be quantified between 20 % and 30 %. Despite the dramatic HC emissions reduction
through use of direct natural gas injection, the catalytic exhaust aftertreatment for the unbur-
ned methane emissions, still represents a considerable challenge for the future implementation
of the dual-fuel concept.

As a support for the experimental investigation work the dual-fuel combustion process will
be investigated in various simulation environments. The focus of attention here will particu-
larly be the mapping of the flow processes in the combustion chamber in DDI operation.
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1 Einleitung

Motivation

Wie sieht die Mobilitat der Zukunft aus? Wie bewegen wir uns kiinftig fort? Wie interagiert
die Mobilitdt mit der Gesellschaft langfristig? Genau mit diesen Fragestellungen sieht sich die
Automobilindustrie aktuell konfrontiert. Die Branche befindet sich im Wandel und keiner will
sich betreffend der Zukunft wirklich festlegen. Fakt ist, die Mobilitdt an sich stellt in einer mo-
dernen Gesellschaft eine Grundsaule unserer Bediirfnisse dar. Es wird immer wichtiger werden
moglichst schnell, flexibel und kostengiinstig von A nach B zu gelangen. Mit welcher Technolo-
gie wir in die Zukunft fahren, ist nach wie vor offen. Umweltaktivisten, Politiker sowie Medien
fordern mehr denn je ein Verbot von Verbrennungskraftmaschinen in Pkw-Anwendungen, un-
ter anderem aufgrund diverser Ungereimtheiten in jiingster Vergangenheit. Doch werden die
Antriebstechnologien hinsichtlich Life-Cycle-COs, Schadstoffemissionen, Kosten, Infrastruktur
usw. neutral bewertet, so ergeben sich viele Argumente, die fiir den Einsatz von Verbrennungs-
motoren sprechen. Der Weg hin zur COs-neutralen Mobilitéit ist noch lang und bedarf einer
konsequenten Weiterentwicklung aller Technologien. Abbildung 1.1 zeigt einen kleinen Auszug
von aktuellen Herausforderungen in der Entwicklung von Verbrennungskraftmaschinen.

Realemissionen RDE
Hybridisierung

Antrieb der Zukunft?
heute morgen

“ Ze% _ v Alternative

Q . Kraftstoffe

Elektrifizierung .
Gesetzgebung Wirkungsgrad

Abbildung 1.1: Aktuelle Herausforderungen in der Antriebsentwicklung von Verbrennungskraftma-
schinen
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Die komplizierten Rahmenbedingungen stellen die Entwickler vor schwierige, aber nicht un-
16sbare Herausforderungen. Neue Emissionsgesetzgebungen stellen die Verbrennungsmotoren
und im Speziellen den Dieselmotor auf eine harte Bewdhrungsprobe. Besonders die Einfiih-
rung der Real Driving Emissions (RDE) bedarf einer génzlichen Neuauslegung der Motoren,
um die ambitionierten Stickoxid- (NOy) und Partikelemissionen einhalten zu kénnen. Ein
Uberblick der relevanten Emissionsgesetzgebung in der Européischen Union (EU) ist in Ab-
bildung 1.2 zusammengefasst. Parallel mit der Einfithrung der EU6c/EU6d-Norm tritt zum
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einen die RDE-Gesetzgebung und zum anderen der neue Typpriifzyklus WLTC (Worldwide
Harmonized Light-Duty Vehicles Test Cycle) in Kraft. Langfristig wird jedoch die strikte Li-

2015 2016 2017 2018 2019 2020 2021 2022 2023 2024 2025 2030

co,

ESSERER _

RDE

Prifzyklus

Abbildung 1.2: Uberblick der Emissionsgesetzgebung in der EU

mitierung der COgz-Emissionen die Entwickler vor besondere Herausforderungen stellen. Bis
2020 verschérfen sich die CO2-Grenzwerte im Flottenmittel auf 95 g/km [20] und aktuell wird
in der EU iiber eine weitere Limitierung auf 75g/km fiir 2025 diskutiert. Dies wiirde einem
Verbrauch von 3.2 Liter Benzin oder 2.8 Liter Diesel pro 100 Kilometer entsprechen. Neben den
CO9o-Emissionen einer Fahrzeugflotte eines Herstellers aus dem Jahr 2015, zeigt Abbildung 1.3
die Entwicklung der durchschnittlichen COs-Emissionen neu zugelassener Pkws in Osterreich.
Abgeleitet werden kann, dass die aktuelle Bestimmung von 130 g/km nur mithilfe der zahl-

EU Gesetzgebung CO,-Emissionen
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Abbildung 1.3: COs-Emissionen einer Fahrzeugflotte eines Herstellers aus dem Jahr 2015 inklusive
der Entwicklung der durchschnittlichen CO-Emissionen in Osterreich [21, 72]

reich verkauften Dieselfahrzeuge eingehalten werden kann. Wird der Blick auf den Grenzwert
ab 2020 gerichtet, so ist ersichtlich, dass nur eine handvoll Fahrzeuge dieses Limit unter-
schreiten. Hierbei handelt es sich um stark hybridisierte (HEV) oder rein elektrisch betriebene
Fahrzeuge (BEV), die nach aktueller Gesetzgebung die elektrisch bereitgestellte Energie nicht



in der CO2-Bilanz beriicksichtigen miissen. Tatsache ist, dass die CO9-Bilanz eines Verbren-
nungsmotors unmittelbar mit dem Wirkungsgrad und dem eingesetzten Kraftstoff verkniipft
ist. Aufgrund dessen, dass der thermodynamische Wirkungsgrad einer Warmekraftmaschine
begrenzt ist, miissen zusétzlich alternative Wege zur weiteren COg-Reduzierung beschritten
werden, um den Grenzwert von 95 g/km fiir 2020 erreichen zu konnen. Eine attraktive Losung
ist der Einsatz von alternativen Kraftstoffen, im Speziellen von Erdgas. Durch den Hauptbe-
standteil Methan (CHy) profitiert der gasformige Kraftstoff hinsichtlich der COg-Emissionen
primér vom giinstigen Wasserstoff-Kohlenstoff-Verhéltnis (H/C). Unter der Annahme eines
konstanten effektiven Motorwirkungsgrades ergibt sich fiir Methan ein COsq-Einsparpotenzial
von ca. 25 % gegeniiber konventionellen Kraftstoffen. Trotz der geringen Verbreitung von Erd-
gasfahrzeugen in den heutigen Fahrzeuglandschaften ist festzuhalten, dass mit keiner anderen
Einzelmafnahme die realen COo-Emissionen einer Verbrennungskraftmaschine derart effektiv,
vergleichsweise kostengilinstig und kurzfristig reduziert werden koénnen.

Ziele

Die zukiinftigen CO2-Emissionsziele von 95g/km ab 2020 und die derzeit diskutierte weitere
Verschéarfung auf 75g/km im Flottenmix erfordern einen ambitionierten technischen Fort-
schritt in der Antriebsentwicklung von Verbrennungskraftmaschinen. Daher beschéftigt sich
die vorliegende Dissertation mit der Entwicklung eines COs-optimalen Brennverfahrens fiir
den Einsatz im Pkw-Bereich. Basierend auf einem serienméfigen Dieselmotor wird das Erdgas-
Diesel Dual-Fuel-Brennverfahren mit folgendem tibergeordneten Ziel untersucht:

Verkniipfung des hohen Wirkungsgrades eines Dieselmotors mit dem COgz-Einsparpotenzial
von Erdgas in einem Brennverfahren.

In Kooperation mit der BMW Motoren GmbH in Steyr, Oberdsterreich, soll im Rahmen dieser
Dissertation die Einsatzmoglichkeit eines Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens im Pkw-
Bereich untersucht werden. Dazu muss das alternative Konzept gesamtheitlich analysiert und
beurteilt werden. Um die Fragestellungen in aussagekriftiger Qualitdt bewerten zu kénnen,
werden sowohl experimentelle als auch numerische Untersuchungen angestellt.

Gliederung

Nachdem in Kapitel 2 die theoretischen Grundlagen und Definitionen vermittelt werden, wird
in Kapitel 3 auf die Methodik wéhrend der Entwicklung nidher eingegangen. Das anschliefsende
Kapitel 4 beschéaftigt sich mit den realisierten Dual-Fuel-Motorkonzepten und deren Umset-
zung am Motorpriifstand. Im darauffolgenden Kapitel 5 werden zunéchst die experimentellen
Téatigkeiten und anschliefend in Kapitel 6 die numerischen Untersuchungen detailliert be-
schrieben. Abgeschlossen wird die Dokumentation in Kapitel 7 mit einer Zusammenfassung
iiber die gewonnenen Erkenntnisse.






2 Theorie und Grundlagen

Neben der Beschreibung wesentlicher Eigenschaften von Erdgas wird in diesem Kapitel auf
verschiedene Erdgaskonzepte fiir Pkw-Anwendungen eingegangen. Dabei wird speziell die Um-
setzung von Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahren detaillierter behandelt. Aufbauend auf
dem vorherigen Abschnitt, wird im Kapitel 2.3 der aktuelle Stand der Technik hinsichtlich
Dual-Fuel-Konzepte beschrieben. Anschliefsend folgt ein kurzer Exkurs zur Abstrahierung der
Erdgas-Diesel-Verbrennung. Aufgrund der unterschiedlichen Verbrennungsregime wird im An-
schluss die nicht- bzw. vorgemischte Verbrennung néher beschrieben. Abgeschlossen wird die-
ses Kapitel mit der Einfiihrung diverser Definitionen, die das Verstédndnis nachfolgender Er-
gebnisse erleichtern.

2.1 Erdgas als Kraftstoff in Verbrennungskraftmaschinen

Obwohl Erdgas als Kraftstoff ein Schattendasein in den Fahrzeuglandschaften fristet, bietet der
alternative Kraftstoff ein enormes Potenzial fiir zukiinftige Antriebskonzepte. In den folgenden
Abschnitten werden allgemeine Eigenschaften, die chemische Zusammensetzung sowie das
COq-Einsparpotenzial von Erdgas beschrieben.

2.1.1 Allgemeine Eigenschaften von Erdgas

Mit dem speziellen Fokus auf der Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Verbrennung sind in Tabelle 2.1
die wichtigsten Eigenschaften beider Kraftstoffe angefiihrt. Erdgas besteht je nach Herkunft
und Qualitdt zum tberwiegenden Anteil aus Methan. Aufgrund der chemischen Stabilitdt
besitzt CHy eine sehr hohe Klopffestigkeit. Normalerweise wird die Klopfgrenze fiir gasformi-
ge Kraftstoffe mithilfe der sogenannten Methanzahl (MZ) ausgedriickt. Um den Vergleich mit
konventionellen Fliissigkraftstoffen anstellen zu kénnen, kann die Methanzahl in die Research-
Oktanzahl (ROZ) umgerechnet werden. Dabei entspricht die Methanzahl von 100 einer ROZ
von ca. 130. Aufgrund der chemischen Struktur weist CHy das grofte H/C-Verhéltnis aller
fossiler Kraftstoffe auf. Im direkten Vergleich ergibt sich fiir CHy4 ein H/C-Verhéltnis von 4
und fiir konventionellen Dieselkraftstoff abhéngig von der chemischen Zusammensetzung von
ca. 1.87. Zudem wirkt sich das hohe H/C-Verhéltnis positiv auf den massebezogenen Heizwert
H, aus, welcher sich fiir CH4 auf 50.0 MJ/kg beziffert. Aufgrund der weiten Ziindgrenzen
(0.6 < A < 2.0) eignet sich Methan speziell fiir Brennverfahren mit starker Ladungsverdiin-
nung. Infolge der Reaktionstragheit erfordert CHy fiir die motorische Realisierung einer reinen
Selbstziindung hohe Kompressionsendtemperaturen. Dadurch wird fiir die Ziindung meist eine
zusétzliche externe Ziindquelle bendtigt. Die Hilfsziindenergie kann beispielsweise mit einer
konventionellen Ziindkerze oder mit einer Piloteinspritzung bereitgestellt werden. Beim zu-
letzt genannten Ziindsystem wird ein ziindwilliger Kraftstoff in den Brennraum eingebracht,
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welcher sich aufgrund der Kompression selbst entziindet. Die Umsetzung von zwei unterschied-
lichen Kraftstoffen simultan im Brennraum wird als Dual-Fuel-Brennverfahren bezeichnet.
Aufgrund des gasformigen Aggregatzustandes von Methan unter Umgebungsbedingungen er-
gibt sich ein deutlicher Nachteil in Bezug auf die volumetrische Energiedichte im Vergleich
zu fliissigen Kraftstoffen. Um dennoch eine akzeptable Reichweite erreichen zu kénnen, wird
Erdgas entweder in Druckbehéltern gasférmig komprimiert (CNG) oder in speziellen Tanks
verfliissigt (LNG) gespeichert. Je nach Gemischbildung und Bezugsbedingungen ergeben sich
unterschiedliche Gemischheizwerte Hg fiir den Erdgasbetrieb. Wesentlich an dieser Stelle ist,
dass durch die Direkteinblasung von Erdgas der Gemischheizwert Hg um ca. 10 % im Vergleich
zum gemischansaugenden Betrieb gesteigert werden kann.

Tabelle 2.1: Kraftstoffeigenschaften von Methan und Diesel

Merkmal  Einheit =~ Methan CHy [7]  Diesel [59]

Methanzahl MZ - 100 -
Vergleichsoktanzahl ROZ - ~ 130 -
H/C-Verhiltnis - 4 1.87
Stochiometrischer Luftbedarf Ly, kgL /kgBr 17.2 14.5
Spezifischer Heizwert H,, MJ/kg 50.0 43.0
Ziindgrenzen - 06 <A<20 05<A<14
Selbstziindungstemperatur °C 595 250
Energiedichte ~ MJ/dm? 7.85¢ 35.9
Gemischheizwert Hg ~ MJ/m3 3.17%/ 3.50° ~ /293¢

gemischansaugend / luftansaugend

@ Speicherzustand: p=200bar, t =25°C
b Bezugsbedingungen: ¢t =25 °C, p=1013.25 mbar, A =1
¢ Bezugsbedingungen: t =25°C, p=1013.25 mbar, A =1.2

2.1.2 Chemische Zusammensetzung von Erdgas

Die hohen Anforderungen an heutige Brennverfahren sind nur in Kombination mit hochwerti-
gen Kraftstoffen erreichbar. Daher ist speziell beim Einsatz von Erdgas auf die unterschiedliche
chemische Zusammensetzung des Kraftstoffes zu achten. Fiir die Entwicklung moderner Brenn-
verfahren ist es essentiell, die Eigenschaften des eingesetzten Kraftstoffes zu kennen, weshalb
im Fall von Erdgas Anforderungen und Priifverfahren beispielsweise in der DIN-Norm 51624
[17] oder der ONORM-EN-16723-2 [52] geregelt sind. Generell wird Erdgas in zwei Qualitéts-
stufen H(igh) und L(ow) eingeteilt, wobei 1t. Norm eine minimale Methanzahl von 70 bzw.
ein minimaler volumetrischer Methangehalt von 80 % eingehalten werden miissen. Im weiteren
Verlauf der Dokumentation wird aufgrund der kompakteren Schreibweise haufig das Akronym
NG fir Natural Gas aus dem englischsprachigen Raum anstelle von Erdgas verwendet. In
Tabelle 2.2 ist die Zusammensetzung des verwendeten Erdgases zusammengefasst. Es wurde
stets Erdgas der Qualitdt H mit einem Methangehalt grofer 95% fiir die experimentellen
Untersuchungen verwendet. Neben dem Mittelwert sind zusétzlich die Extremwerte fiir die
einzelnen Spezies angefiihrt.
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Tabelle 2.2: Chemische Zusammensetzung und Kraftstoffeigenschaften des verwendeten Erdgases

CHy CoHg CsHsg Ny CO2 Hyo o Lstna

%(v/v) %(v/v) %/ DG/ %(v/v) MI/kg —
Mittelwert 7;  98.14  0.4109  0.1689 1.048 0.1483 4888 16.81
Standardabweichung s;  1.037  0.01975 0.01547  1.032  0.05825 0.8874 0.3063

2.1.3 CO;-Einsparpotenzial

Einer der wichtigsten Treiber fiir den Einsatz von Erdgas als alternativer Kraftstoff in mobilen
Anwendungen ist das COq-Einsparpotenzial. Nachfolgend wird die COs-Reduktion durch die
Verwendung von Methan (CHy) gegeniiber n-Heptan (C7Hjg) und Iso-Oktan (CgHjg) her-
geleitet. Dabei reprasentieren die beiden Vergleichskraftstoffe Diesel und Benzin. Ausgehend
von der vollstdndigen stochiometrischen (A = 1) Verbrennung ohne Dissoziation kann die
Zusammensetzung des Verbrennungsgases aus der chemischen Bruttoreaktionsgleichung ab-
geleitet werden. Angefiihrt ist die Reaktionsgleichung fiir einen allgemeinen Kohlenwasserstoff
CxHyO,:
z

y Yy
CJ@OZ+(X+1J—i)OT%XCOQ+§$hO (2.1)

Aus Gleichung 2.1 folgt die Molanzahl von COs in Abhéngigkeit vom eingesetzten Kraftstoff
CxH;O, von:

nco, = X NCLH,O, (2.2)

Die Umrechnung der Molbasis auf die Massenbasis erfolgt durch:

mco, = nco, Mco, (2.3)
MC,H,0, = NCH,0, Mc,n,0, (2.4)

Um das freigesetzte COq auf eine neutrale Basis zu beziehen, werden diese auf den Heizwert
des Kraftstoffes CxHyO, bezogen. Die Bestimmung des Heizwertes der isothermen-isobaren
Bruttoreaktion erfolgt mithilfe der Reaktionsenthalpie Agr H und den stéchiometrischen Ko-
effizienten vy ;. Wird die Berechnung fiir nc,n,0, = 1 durchgefiihrt, so ergibt sich der Zusam-
menhang vg; = n;.

Nach dem Satz von Hess lisst sich nun die molare Standardreaktionsenthalpie Ag HO aus der
Summe der molaren Standardbildungsenthalpie der Komponenten ABHI?”- berechnen:

ARHrg (TO) = Zl/sti ABHI?M' (TO) in kJ/mol (2.5)

mit dem Bezug auf v c,n,0, = 1 berechnet sich der massebezogene Heizwert H),

_ |ArHR (T7) |

H.
p
Mc,n,0,

in kJ/g (2.6)
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Der Index p betont die Bestimmung des Heizwertes H), bei konstantem Druck. Dieser ent-
spricht zugleich dem vorher erwahnten Heizwert H,,. Wird die freigesetzte Masse an CO4 auf
den Heizwert des jeweiligen Kraftstoffes bezogen, so ergibt sich ®co,:

Mco, x Mco, .
(I)CO = = mg CO2/kWh 2.7
*  Egmyo, mcm,0, Hp 2/ 27)

In Tabelle 2.3 sind die Ergebnisse fiir die Kraftstoffe Methan, n-Heptan (C7Hjg) und Iso-
Oktan (CgH;g) zusammengefasst. Die fiir die Berechnung notwendigen Stoffwerte wurden aus
[50] entnommen. Schlussendlich fiihrt die Verwendung von Methan als Kraftstoff zu einer CO2-
Reduktion von 25.8 % bzw. 26.4 % gegeniiber n-Heptan und Iso-Oktan bei identer freigesetzter
Energie.

Tabelle 2.3: COs-Potenzial von Methan gegeniiber n-Heptan und Iso-Oktan

Kraftstoff AgH)Y M H, ®co, COs-Reduktion
kJ/mol g/mol kJ/g gCO2/kWh %
Methan CHy -74.87 16.04 50.02 197.5 -
n-Heptan C7H1g —187.8 100.2 41.57 266.3 25.84
Iso-Oktan CgH1gs —224.1 114.2  41.38 268.2 26.36

Stoffwerte bezogen auf ¢t = 25°C und p = 1 bar

Das in Tabelle 2.3 beschriebene COz-Potenzial bezieht sich auf die Verwendung von reinem
Methan als Kraftstoff. Die nachfolgende Abbildung 2.1 zeigt wichtige Einflussgroften auf die
realen CO9-Emissionen. Neben der chemischen Zusammensetzung des eingesetzten Erdgases
beeinflusst die innermotorische Umsetzung mafsgebend die COs-Bilanz eines Brennverfahrens.

CO,-Potenzial Methan CH, \

Chemische Zusammensetzung Erdgas
Methan CH,
Ethan C,Hg
Propan C3Hg
Butan C,Hyq
Stickstoff N,

Brennverfahren Kohlendioxid ~ CO,
Eff. Wirkungsgrad 7, etc.
Unvollstandige Verbrennung  A¢,,
etc. Energetischer Substitutionsgehalt
Erdgas xne \
CO,-Potenzial CO,-Potenzial

mono- und bivalente Brennverfahren Dual-Fuel-Brennverfahren

Abbildung 2.1: COs-Potenzial von Erdgas und deren Einflussgrofen
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Zusatzliches Potenzial fiir eine weitere Reduktion der COo-Emissionen bietet der Einsatz
von erneuerbaren Methan (Biomethan). Aufgrund der biogenen Erzeugung aus organischen
Abféllen oder nachwachsenden Rohstoffen ist die Verwendung von Biomethan fast vollstéan-
dig COg neutral. Eine weitere Moglichkeit die COo-Emissionen signifikant zu vermindern ist
die Erzeugung von erneuerbarem Methan mithilfe der Power-to-Gas-Technologie. Durch die
bidirektionale Koppelung von Strom- und Erdgasnetz kann der iiberschiissige Okostrom zu-
erst mittels Elektrolyse in Wasserstoff und anschliefend {iber die Methanisierung in Methan
umgewandelt und eingespeist werden.

Im Dual-Fuel-Betrieb ist das COo-Potenzial zusétzlich mit dem energetischen Erdgasan-
teil xynyg wahrend der Verbrennung verkniipft. Daraus resultiert, dass fiir die Minimierung
der CO9-Emissionen das Erdgas-Diesel-Brennverfahren auf maximale Erdgasanteile optimiert
werden muss. In Abbildung 2.2 ist die beschriebene Abhéngigkeit dargestellt.

Zundstrahlverfahren

'« Min. Dieselanteil
f (Dieselhydrauliksystem)

Erdgasanteil yys = Xncmax

100z

95

CO,-Reduktionspotenzial

90r
85r

80

751 Vereinfachung:

70 . . . . . . . . Erdgas besteht nur aus Methan

0O 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Energetischer Erdgasanteil yyg/ %

CO,-Emissionen / %

Erdgasanteil yng < Xngmax —™ Dieselanteil

Substitutionsverfahren

Abbildung 2.2: COs-Potenzial von Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahren

Im Gegensatz zu monovalenten und bivalenten Motorkonzepten, welche ausschliefslich mit
Erdgas betrieben werden konnen, sind bei einem Dual-Fuel-Brennverfahren stets zwei Kraft-
stoffe gleichzeitig im Brennraum vorhanden. Dadurch ist die COs-Einsparung direkt mit dem
Erdgasanteil wahrend der Verbrennung verkniipft. Je nach Betriebsstrategie kénnen Dual-
Fuel-Konzepte in Substitutions- und Ziindstrahlverfahren unterteilt werden. Hauptunterschei-
dungsmerkmal ist die Ausrichtung des Brennverfahrens bzgl. des eingesetzten Erdgasanteils
wihrend der Verbrennung. Eine detailliertere Beschreibung folgt in den néchsten Kapiteln.
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2.2 Pkw-Motorenkonzepte basierend auf Erdgas

Aufgrund der flexiblen Einsatzmdoglichkeiten von Erdgas als Kraftstoff fiir mobile Anwendun-
gen konnen unterschiedliche Motorenkonzepte realisiert werden. Eine prinzipielle Gliederung
von Erdgasbrennverfahren nach verschiedensten Kategorien ist in Abbildung 2.3 dargestellt.
Neben unterschiedlichen Speicherformen von Erdgas unterscheiden sich die Konzepte hin-
sichtlich Ziindungsart, Gemischbildung, Verbrennung sowie der Abgasnachbehandlung. Dabei
ergeben sich je nach Anwendungsbereich differierende Anforderungen an das Brennverfahren.
Grundlegende Konzepte und deren Merkmale werden in den nachfolgenden Unterkapiteln er-

lautert.
I~ Pl ) A
( ) [ ) o'™e
ich . Komprimiertes Flussiges

Speicherung: Erdgas — CNG Erdgas — LNG
Aufbereit . Niederdruck PFI Erdgas Niederdruck DI Erdgas Hochdruck DI Erdgas

utberertung: Py < 8 bar Png <20 bar Png > 50 bar

. . . Sonderverfahren
Zundungsart: Fremdziindung Selbstziindung HCCI, PCCI, RCCI, Vorkammer,..

Zentrale

Gemischbildung: Gemischbildung Saugrohreinblasung Direkteinblasung
Dual-Fuel Dual-Fuel
Verbrennung. A>1 A=1 Substitutionsverfahren  Zundstrahlverfahren
R i - idations- Stickoxid-
Abgasnach Dreiwege Oxidations Ickoxi Partikelfilter PF
behandlung: katalysator katalysator katalysator DeNO,

Abbildung 2.3: Gliederung Motorkonzepte basierend auf Erdgas

2.2.1 Monovalente Konzepte

In monovalenten Konzepten wird ausschliefilich ein Kraftstoff als Energiequelle fiir die Fort-
bewegung verwendet. Der monovalente Erdgasmotor wird dabei speziell auf die Eigenschaften
von Erdgas in Kombination mit einer elektrischen Fremdziindung optimiert. Das Ziindsystem
kann dabei von einer konventionellen Ziindkerze bis zu einer alternativen Hochfrequenzziin-
dung variieren. Ausgefithrte monovalente Erdgas-Pkw-Motoren sind nach aktuellem Stand
nicht in Grofsserienanwendungen in Verwendung. Dennoch sind in der Literatur einige ausge-
fithrte monovalente Erdgasmotoren zu finden [10, 11, 38, 40, 66, 73].

2.2.2 Bivalente Konzepte

Bivalente Motorenkonzepte zeichnen sich durch die Verwendung von zwei unterschiedlichen
Kraftstoffen aus. Wichtig dabei ist der Umstand, dass wahlweise der eine oder der andere
Kraftstoff im Brennraum umgesetzt wird. Prinzipiell sind unterschiedliche Kraftstoffkombina-
tionen moglich. Typischerweise werden bestehende Benzin-Ottomotoren auf den zusétzlichen

10



2.2 Pkw-Motorenkonzepte basierend auf Erdgas

Betrieb mit Erdgas modifiziert. Neben einigen Erdgasmodellen von Fahrzeugherstellern, wie
beispielsweise dem Audi A4 g-tron [54] oder dem VW Eco Up [51], beschréankt sich die Ver-
breitung von bivalenten Fahrzeugen auf Nachriistlosungen unterschiedlichster Ausfithrungen.
Eine bekannte Schwierigkeit von bivalenten Konzepten ist die kompromissbehaftete Ausle-
gung des Brennverfahrens auf zwei unterschiedliche Kraftstoffe. Dadurch kénnen spezifische
Kraftstoffeigenschaften nur beschriankt beriicksichtigt werden. Zum Beispiel kann die hohe
Klopffestigkeit von Erdgas in Kombination mit Benzin nur begrenzt ausgeschépft werden, wo-
mit sich auch das COs-Potenzial dieser Fahrzeuge reduziert. Zusétzlich darf nicht vergessen
werden, dass bivalent ausgefiihrte Fahrzeuge die Infrastruktur fiir zwei Kraftstoffe mitfithren
miissen. Beginnend vom Tanksystem iiber die Aufbereitung bis hin zum Injektor miissen alle
Bauteile in doppelter Ausfithrung im Fahrzeug implementiert werden. Einerseits steigen da-
durch die Kosten und andererseits wird fiir die Realisierung zusétzlicher Bauraum benétigt.
Die Motivation fiir die Verwendung bivalenter Antriebskonzepte beruht im Wesentlichen auf
folgenden Griinden:

1. Fir einen der beiden Kraftstoffe ist keine flachendeckende Tankstelleninfrastruktur vor-
handen, sodass bei Versorgungsliicken ersatzweise auf den zweiten Kraftstoff umgeschal-
tet werden kann.

2. Der Kunde kann nach wirtschaftlichen Gesichtspunkten wahlweise selbst entscheiden
welchen Kraftstoff er verwendet.

3. Fiir den Hersteller ist das Erreichen der Emissionsgrenzwerte nur mit einem Kraftstoff
moglich (z. B. Konvertierungsverhalten Kaltstart — Light-off-Temperatur). Je nach Ge-
setzgebung ist eine komplette Neuzertifizierung mit dem zusédtzlichen Kraftstoff nicht
notwendig.

2.2.3 Dual-Fuel-Konzepte

Aus der Bezeichnung Dual-Fuel kann direkt abgeleitet werden, dass es sich bei diesem Konzept
um die Verkniipfung von zwei unterschiedlichen Kraftstoffen handelt. Im Gegensatz zu biva-
lenten Brennverfahren, werden im Dual-Fuel-Betrieb beide Kraftstoffe simultan im Brennraum
umgesetzt. Prinzipiell sind unterschiedliche Kraftstoffkombinationen denkbar, wie beispiels-
weise Benzin-Diesel [19, 25|, Wasserstoff-Diesel |6, 36] oder Benzin-Erdgas [34]. Typischerwei-
se wird ein ziindunwilliger mit einem ziindwilligen Kraftstoff kombiniert. Im konkreten Fall
wird fiir das untersuchte Dual-Fuel-Brennverfahren die Paarung Erdgas als ziindunwilliger
und Diesel als ziindwilliger Kraftstoff kombiniert. Dabei fungiert der stets direkt eingebrachte
Diesel quasi als chemische Ziindkerze und ist somit Initiator fiir die Verbrennung. Das Mi-
schungsverhéltnis beider Kraftstoffe kann dabei variieren. Abhéngig vom Erdgasanteil kann
zwischen einem Substitutions- und Ziindstrahlverfahren unterschieden werden. Letzteres ori-
entiert sich an der minimal absetzbaren Dieselmenge, welche durch die minimale Ziindenergie
oder das Einspritzsystem begrenzt ist. Das COo-Potenzial fiir beide Verfahren wurde be-
reits in Abbildung 2.2 dargestellt. Priméres Ziel des Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens
ist die Verkettung des hohen Wirkungsgrades eines Dieselmotors mit den COs-Vorteilen des
Kraftstoffes Erdgas. Um das COz-Potenzial zu maximieren, muss der Dieselanteil wahrend
der Verbrennung auf ein Minimum reduziert werden. Dadurch werden die Untersuchungen
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2 Theorie und Grundlagen

und Auslegungen stets in Richtung Dieselziindstrahlverfahren ausgerichtet. Wie beim zuvor
beschriebenen bivalenten Konzept, werden im Dual-Fuel-Betrieb ebenfalls zwei Kraftstoffsys-
teme bendtigt. Dabei muss aus Kostengriinden versucht werden, die Anforderungen an das
Dieselhydrauliksystem so gering als moglich zu halten.

Im weiteren Verlauf konzentriert sich die Arbeit auf das Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennver-
fahren. Aufgrund der kompakteren Schreibweise wird die Kraftstoffpaarung in der Beschrei-
bung nicht immer verwendet und allgemein nur als Dual-Fuel (DF) assoziiert.

Innere Gemischbildung AuRere Gemischbildung
Luft —
Luft — Erdgas mumm—)p
Erdgas Diesel Diesel
Injektorlayout Erdgas und Diesel Injektorlayout Diesel

O O O O

Ein Injektor fur Erdgas  Separate Injektoren fir Ein Dieselinjektor Ein Dieselinjektor mit
und Diesel Erdgas und Diesel Vorkammer
@ Dieseleinspritzung ~ @==— Erdgaseinblasung Erdgas-Luftgemisch

Hochdruck / Niederdruck

Abbildung 2.4: Uberblick von Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Konzepte fiir Pkw-Anwendungen, nach [61]

Gemischbildung

In Abbildung 2.4 ist ein schematischer Uberblick iiber verschiedene Gemischbildungskonzepte
dargestellt. Wie bereits zuvor erwéahnt, wird der ziindwillige Kraftstoff Diesel immer direkt in
den Brennraum im zeitlichen Bereich rund um den oberen Totpunkt (OT) eingespritzt. Ab-
héngig von der konstruktiven Position der Erdgaseinblasung kann zwischen einer inneren und
duferen Gemischbildung unterschieden werden. Neben zwei separaten Injektoren fiir Erdgas
und Diesel ist bei der inneren Gemischbildung auch ein Injektor, der beide Kraftstoffe abset-
zen kann denkbar. Ein solches Konzept wird in der Literatur haufig als Doppelinjektor [46]
bezeichnet. Fiir den Einsatz in Pkw-Anwendungen ist dieses Injektorlayout nur im Bereich der
Forschung zu finden. Fiir DF-Konzepte mit einer dufferen Erdgasgemischbildung kann der Die-
selinjektor einerseits direkt im Brennraum und andererseits in einer Vorkammer positioniert
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2.2 Pkw-Motorenkonzepte basierend auf Erdgas

werden. Beziiglich der dufteren Erdgaseinblasung kann zwischen einer zentralen Einblasung vor
dem Saugrohr und einer sequentiellen Einblasung in die Einlasskanile unterschieden werden.
Abseits von grundlegenden Rahmenbedingungen hinsichtlich der Gemischbildung zwischen
Erdgas und Diesel konnen DF-Brennverfahren weiter unterteilt werden. Nachfolgend werden
weitere Einflussfaktoren angefiihrt und erlautert.

Speicherform Erdgas

Je nach Anforderung kann sowohl LNG als auch CNG fiir DF-Brennverfahren eingesetzt wer-
den. Primér ausschlaggebend ist dabei die bendtigte volumetrische Energiedichte. Fiir den
Einsatz in mobilen Anwendungen ist zusétzlich der enorme Kostendruck miteinzubeziehen.
Aufgrund der geringeren Komplexitédt und der nicht bestehenden Kraftstoffinfrastruktur wird
im Pkw-Bereich meist auf CNG-Systeme zuriickgegriffen.

Betriebsdruck

Im direkten Zusammenhang mit dem realisierten Betriebsdruck fiir die Erdgaseinblasung er-
gibt sich fiir jedes CNG-Konzept ein zeitliches Fenster, in dem die Einblasung stattfinden kann.
Dabei sind unterschiedliche Einflussfaktoren fiir das Ende der Erdgaseinblasung (EOIng) be-
stimmend. Fiir alle Konzepte ist der Umstand giiltig, dass stets ein iiberkritisches Druckver-
h&ltnis wahrend der Einblasung vorhanden sein muss, um stabile und reproduzierbare Mengen
absetzen zu kénnen. Bei der Hochdruck-Direkteinblasung (HD-DI) ist die Lage der Einblasung
fiir den Verbrennungsverlauf ausschlaggebend, wohingegen das Ende der Einblasung fiir die
Niederdruck-Direkteinblasung (ND-DI) vom anliegenden Versorgungsdruck am Injektor ab-
hiangt. Fiir die Variante mit einer duferen Erdgasgemischbildung (PFI) ist das saugsynchrone
Einblaseende mit dem Schliefzeitpunkt des Einlassventils (ES) verbunden. Wichtig an dieser
Stelle ist die Anmerkung, dass der Versorgungsdruck des Injektors direkt mit der Reichwei-
te eines CNG-Fahrzeuges gekoppelt ist. Ausfiihrungen ohne zusétzlichen Kompressor kénnen
lediglich den Speicherdruck bis zum Erreichen des Injektordrucks verwenden.
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Abbildung 2.5: Zeitliches Einblasefenster fiir CNG-Konzepte in Abhéngigkeit vom Versorgungs-
druck des Injektors
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Ziindung

Typischerweise wird bei einem Erdgas-Diesel Brennverfahren der Ziindungsmechanismus durch
den direkt in den Brennraum eingespritzten Diesel gesteuert. Dabei wirkt der Dieselziindstrahl
wie eine chemische Ziindkerze. Alternativ kann der Brennbeginn auch durch eine homogene
Kompressionsziindung (HCCI) erfolgen. Zusétzlich kann die Reaktivitét im Dual-Fuel-Betrieb
durch das Mischungsverhéltnis zwischen Erdgas und Diesel beeinflusst werden (RCCI). Al-
le alternativen Ziindmechanismen verbindet die Tatsache, dass der Brennbeginn nicht direkt
steuerbar ist. Der Ziindzeitpunkt fiir diese Brennverfahren resultiert aus der Reaktionskinetik
wahrend des Ziindverzuges, weshalb diese Verfahren in der Praxis kaum Anwendung finden.
Der Fokus dieser Untersuchungen wurde auf ein Ziindstrahlverfahren ausgerichtet. Dabei wird
der Brennbeginn durch die nicht-vorgemischte Dieselverbrennung wie bei einem konventionel-
len Dieselmotor direkt ausgelost.

Betriebsstrategie

Aufgrund der zusétzlichen Flexibilitdt durch die Erweiterung konventioneller Brennverfahren
um einen weiteren Kraftstoff ergeben sich unzéhlige Moglichkeiten diese im Betrieb zu kom-
binieren. Entscheidend dabei ist, welche Ausrichtung ein DF-Konzept verfolgt. Wie beispiels-
weise in Abbildung 2.2 gezeigt, ist das COs-Potenzial direkt mit dem Erdgasanteil gekoppelt.
Um moglichst niedrige COg-Emissionen zu erreichen, muss das DF-Brennverfahren auf den
Dieselziindstrahlbetrieb und maximalen Erdgasanteil optimiert werden. Steht die Kraftstofffle-
xibilitdt im Vordergrund, wére ein Substitutionsverfahren eine logische Schlussfolgerung. Als
zusétzliche Herausforderung kénnen DF-Konzepte zumindest einen eingeschrinkten reinen
Dieselbetrieb bereitstellen. Speziell im Hinblick auf die Auslegung der Kraftstoffinfrastruktur
fiir Erdgas und Diesel miissen diese Rahmenbedingungen beriicksichtigt werden. Die Erarbei-
tung einer gesamtheitlichen Betriebsstrategie fiir das DF-Brennverfahren ist ein wesentliches
Kernelement dieser Arbeit und wird in Kapitel 5 detailliert beschrieben.

2.3 Stand der Technik

In diesem Abschnitt wird auf den aktuellen Stand der Technik von Erdgas-Diesel Dual-Fuel-
Brennverfahren eingegangen. Neben der Chronologie von DF-Konzepten quer durch alle Be-
reiche der Verbrennungskraftmaschinen, wird ein kurzer Uberblick iiber ausgewihlte Grund-
lagenforschung aus der Literatur gegeben. Die Technologie Dual-Fuel ist an und fiir sich keine
Neuerfindung, denn wie in Abbildung 2.6 gezeigt, haben sich DF-Brennverfahren von Grof-
motoren {iber Schiffsmotoren bis hin zu Nutzfahrzeuganwendungen bereits als Serienlésungen
etabliert. In Pkw-Anwendungen wurden DF-Brennverfahren bis dato nur in der Forschung
untersucht.

Wie in [58] von Pischinger dokumentiert, wurden bereits 1968 grundlegende Untersuchungen
zur kombinierten Gasverbrennung in sogenannten Bombenversuchen am Institut durchgefiihrt.
Bis heute ist die Beschreibung fundamentaler Charakteristiken eines Dual-Fuel-Brennverfahrens
Inhalt vieler Forschungsarbeiten. Beispielweise wurde in [65] mithilfe optischer Untersuchun-
gen an einem Einhubtriebwerk speziell der Ziindungsmechanismus des Dieselziindstrahls ana-
lysiert. Umfangreiche optische Untersuchungen an einem optisch zugénglichen Forschungsmo-
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Pkw-Anwendungen

Abbildung 2.6: Chronologie der Entwicklung von Dual-Fuel-Brennverfahren

tor zum Thema DF-Verbrennung wurden in |75, 76] beschrieben. Wird ein Blick iiber den
Forschungsbereich hinaus auf umgesetzte DF-Konzepte gerichtet, so finden sich die haufigsten
Anwendungen im Grofsmotorensegment wieder. Beispielsweise bietet der finnische Hersteller
Wartsild gesamte Motorenfamilien mit der kombinierten Verbrennung von Erdgas und Diesel
an [79]. Neben der Kraftstoffflexibilitdt werden Grofmotoren aufgrund strikterer Emissions-
gesetzgebungen immer héufiger als DF-Konzepte ausgefiihrt. Besonders attraktiv sind DF-
Motoren fiir Schiffsantriebe von LNG-Tankern, welche das entstehende Boil-off-Gas fiir den
Antrieb nutzen kénnen. Im Nutzfahrzeugsegment gab es vom schwedischen Hersteller Volvo ei-
ne Kleinserie mit ausgefiihrter DF-Technologie, welche lediglich die Abgasnorm Euro 5 erfiillte
[78]. Die héufigste Realisierung von DF-Konzepten wird auf Basis bestehender Dieselmotoren
in Kombination mit einer Niederdruckerdgaseinblasung im Saugrohr umgesetzt. Aufgrund des
iiberschaubaren Modifikationsaufwandes greifen einige Zulieferer diese Idee auf und riisten
bestehende Dieselmotoren auf einen DF-Betrieb um [64]. Hier handelt es sich meist um Subsi-
tutionsverfahren, welche erst im hoherlastigen Betriebsbereich Diesel durch Erdgas ersetzen.
Im Gegensatz dazu verfolgt das System von Westport eine direkte Hochdruckeinblasung [46].
Kernstiick dieses Konzeptes ist ein Doppelinjektor, welcher sowohl Diesel als auch Erdgas
absetzen kann. Entwickelt wurde dieser Injektor fiir Anwendungen im Nutzfahrzeugsegment.
Obwohl sich DF-Brennverfahren in Serienlésungen im Pkw-Bereich noch nicht etabliert ha-
ben, wurden dennoch einige DF-Konzepte in der Forschung dokumentiert. Ahnlich wie bei
Nutzfahrzeugen wird meist der bestehende Dieselmotor fiir einen DF-Betrieb entsprechend
modifiziert. Aufgrund der geringeren Komplexitdt greifen die meisten DF-Konzepte auf ei-
ne aufere Erdgasgemischbildung zuriick. Neben einigen vorhergehenden Untersuchungen am
Institut [18, 33, 36, 41| wurde dieses DF-Brennverfahren auch von externen Institutionen
[27, 44, 53, 68] analysiert. Ein globaler Uberblick iiber DF-Brennverfahren quer durch alle
Bereiche der Verbrennungskraftmaschinen ist in [61] dokumentiert.
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2.4 Verbrennungsregime bei Dual-Fuel-Brennverfahren

Im Rahmen dieses Kapitels werden die Verbrennungsregime der kombinierten Erdgas-Diesel-
Verbrennung niher beschrieben. Generell sind Verbrennungskraftmaschinen durch sehr unter-
schiedliche Verbrennungsregime gekennzeichnet. Abbildung 2.7 zeigt auf der linken Seite ein
Dreieck, in dem klassische Verbrennungsregime und deren Mischformen dargestellt sind. In
der linken unteren Ecke ist die nicht-vorgemischte Verbrennung positioniert. Hauptmerkmal
dieses Verbrennungsregimes ist, dass Kraftstoff und Oxidator zunédchst in ungemischter Form
vorhanden sind. Bevor die Reaktionspartner in einer chemischen Umsetzung reagieren kon-
nen, miissen sich diese zuerst entsprechend mischen. Daraus resultiert, dass der physikalische
Mischungsprozess langsamer ablduft als die anschliefende chemische Reaktion. Représentativ
fiir dieses Verbrennungsregime ist die konventionelle Dieselverbrennung. Der Ubergang zur
homogenen Selbstziindung ist dadurch gekennzeichnet, dass Kraftstoff und Oxidator bereits
vorgemischt im Brennraum vorhanden sind. Abhéngig vom vorgemischten Anteil des Kraft-
stoffes verschiebt sich das Verbrennungsregime von der nicht-vorgemischten Verbrennung zur
homogenen Selbstziindung. Letzteres ist vergleichbar mit der ottomotorischen Raumziindung.
Die konventionelle Flammenfrontverbrennung stellt den rechten unteren Punkt im Dreieck dar.
Trotz idealer Mischung zwischen Kraftstoff und Oxidator befindet sich das Gemisch nicht im
Bereich der Selbstziindung. Ausgehend von einem Ziindkern wird das Gemisch rdumlich durch
eine Flammenfront umgesetzt. Tritt im Endgas Selbstziindung ein, bevor die Flammenfront
diese erfasst, so kann es zu Verbrennungsanomalien, wie beispielsweise Klopfen, kommen. Der
Ottomotor mit Schichtladung spannt den Bogen zwischen der Flammenfrontverbrennung und
der nicht-vorgemischten Verbrennung. Aufgrund des inhomogenen Gemisches zwischen Kraft-
stoff und Oxidator ist die Brenngeschwindigkeit sowohl vom physikalischen Mischungsvorgang
als auch von der chemischen Reaktion abhéingig. [47]

Homogene Selbstziindung Homogene Selbstziindung
Raumzindung Raumziindung

Ottomotor mit

Homogene Raumziindung

Dieselverbrennung

Klopfender homogen
vorgemischter Ottomotor
Konventionelle

Dieselverbrennung
Homogen vorgemischter

Ottomotor
Nicht vorgemischte  Ottomotor mit Flammenfront- Nicht vorgemischte Erdgasverbrennung Flammenfront-
Verbrennung Schichtladung verbrennung Verbrennung f(m,SOl, p, T,..)  verbrennung

Abbildung 2.7: Darstellung motorischer Verbrennungsregime mit Fokus auf die Erdgas-Diesel-
Verbrennung

Wird diese Art der Darstellung auf das Erdgas-Diesel-Brennverfahren iibertragen, so er-
gibt sich das rechte Dreieck in Abbildung 2.7. Prinzipiell kann die kombinierte Verbrennung
von Erdgas und Diesel in zwei Teilbereiche unterteilt werden. Dabei wird die Ziindung und
die erste Phase der Verbrennung vom ziindwilligen Kraftstoff Diesel bestimmt. Abhéingig
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vom vorgemischten Dieselanteil kann ein Ubergang zur homogenen Selbstziindung auch im
DF-Betrieb realisiert werden. In der nichsten Phase findet ein Ubergang von der Diesel-
zur Erdgasverbrennung statt. Je nachdem, inwieweit das Erdgas in vorgemischter Form im
Brennraum vorliegt, konnen von einer nicht-vorgemischten Verbrennung bis hin zur klassischen
Flammenfrontverbrennung alle Regime stattfinden. Im Fall einer Einblasung in das Saugrohr
kann von einer nahezu homogenen Gleichverteilung des Erdgases im Brennraum ausgegangen
werden. In Kombination mit dem Dieselziindstrahl ergibt sich der Ubergang von einer nicht-
vorgemischten Dieselverbrennung zu einer Flammenfrontverbrennung des homogenen Erdgas-
Luftgemischs. Wird das DF-Brennverfahren mit einer Hochdruck-Direkteinblasung (HD-DI)
umgesetzt, so kann eine reine nicht-vorgemischte Verbrennung realisiert werden. Nachdem der
Dieselkraftstoff den Ziindungsmechanismus eingeleitet hat, wird das hochverdichtete Erdgas
direkt in den Brennraum eingeblasen. In dieser Phase der Verbrennung bestimmt der phy-
sikalische Mischungsprozess die Reaktionsgeschwindigkeit. Zwischen den beiden Grenzfallen
befindet sich die Niederdruck-Direkteinblasung (ND-DI) von Erdgas. Aufgrund des niedrigeren
Druckverhéltnisses ist der spéteste Einblaszeitpunkt wahrend der Kompression eingeschrénkt.
Folglich ergibt sich ein teilweise vorgemischtes FErdgas-Luftgemisch zum Dieseleinspritzzeit-
punkt. Wiederum findet ein Ubergang zwischen der nicht-vorgemischten Dieselverbrennung
zur teilweise vorgemischten Flammenfrontverbrennung statt.

Das beschriebene Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahren verbindet zwei unterschiedliche
Verbrennungsregime miteinander. Einerseits ist der Ziindungsmechanismus und die erste Pha-
se der Verbrennung durch die nicht-vorgemischte Dieselverbrennung dominiert und anderer-
seits findet in der zweiten Phase je nach Konzept ein Ubergang zu einer Flammenfrontver-
brennung statt.

2.4.1 Zeitlicher Ablauf der Erdgas-Diesel-Verbrennung

Wie bereits im vorherigen Kapitel beschrieben, ist das Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahren
durch unterschiedliche Verbrennungsregime geprigt. Nachfolgend wird eine Modellvorstellung
der DF-Verbrennung niher beschrieben. Aufgrund der Diversifikation von DF-Konzepten be-
schriankt sich die Abstrahierung auf:

1. Die Ziindung erfolgt unmittelbar mit der Einspritzung des Diesels nach dem Ziindverzug
im Bereich des oberen Totpunktes (OT)

2. Im Brennraum befindet sich zum Zeitpunkt der Dieseleinspritzung ein teils- bzw. vor-
gemischtes Erdgas-Luftgemisch

3. Variable Zusammensetzung zwischen FErdgas und Diesel
4. Das globale Luftverhéltnis befindet sich innerhalb der Ziindgrenzen

Waéhrend auf der linken Seite in Abbildung 2.8 die Modellvorstellung fiir das DF-Brennver-
fahren illustriert ist, sind im rechten Diagramm die charakteristischen Phasen der kombinierten
Verbrennung von Erdgas und Diesel mithilfe des Brennverlaufs und der Dieseleinspritzung dar-
gestellt. Abhéngig von der konstruktiven Position und dem zeitlichen Ablauf der Einblasung
unterscheidet sich die Erdgasgemischverteilung im Brennraum zum Dieseleinspritzzeitpunkt.
Im Bereich des ZOTs befindet sich um den Dieselziindstrahl ein teils- bzw. homogen verteiltes
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Erdgas-Luftgemisch. Der Verbrennungsbeginn wird durch die Selbstziindung des eingespritz-
ten Diesels ausgelost, wobei der Ziindverzug eine Funktion von Temperatur, Druck, lokalem
Luftverhéltnis sowie Restgasgehalt ist. Nachdem lokal an verschiedenen Stellen im Brenn-
raum Selbstziindung eingetreten ist, folgt die Verbrennung des vorgemischten Dieselanteils
(D), welcher im Zeitraum zwischen Einspritzbeginn und Ziindverzug gebildet wird. Anschlie-
fend erfolgt der Ubergang zur nicht-vorgemischten Dieselverbrennung. Abhéingig von der Zu-
sammensetzung zwischen Erdgas und Diesel ist dieses Verbrennungsregime unterschiedlich
ausgeprigt. Fiir den Dieselziindstrahlbetrieb, welcher auf eine minimale Dieselmenge ausge-
legt wird, spielt diese Phase der Verbrennung eine untergeordnete Rolle. Mit zunehmendem
Dieselanteil wird dieser Bereich der Verbrennung dominanter. Parallel zu diesem Verbren-
nungsregime findet ein Ubergang von der Diesel- zur Erdgasverbrennung statt (2). Dieser ist
primér abhéngig von der lokalen Gemischverteilung zwischen Diesel, Erdgas und Luft. Dabei
verlduft die Flammenausbreitung von den nicht-vorgemischten Dieselzonen zu den teils- bzw.
vorgemischten Erdgaszonen. Die letzte Phase der Modellvorstellung ist durch die Charakte-
ristik der vorgemischten Verbrennung gekennzeichnet 3). Die Ausbreitung der Flammenfront
ist durch die lokale Gemischzusammensetzung, die turbulenten Strémungsverhéltnisse sowie
durch Temperatur- und Druckbedingungen im Brennraum bestimmt.

Die exakte Beschreibung eines Erdgas-Diesel DF-Brennverfahrens ist bis heute Inhalt vieler
Forschungsvorhaben. Das Brennverfahren verbindet zwei génzlich verschiedene Verbrennungs-
regime. Auf der einen Seite ist der Ziindungsmechanismus und die erste Phase der Verbren-
nung durch die nicht-vorgemischte Dieselverbrennung gekennzeichnet. Anschliefend findet ein
Ubergang zur teils- bzw. vorgemischten Flammenfrontverbrennung des Erdgas-Luftgemisches
statt. Somit spannt das Erdgas-Diesel DF-Konzept den Bogen zwischen diesel- und ottomo-
torischen Brennverfahren. Folglich werden in den néchsten Kapiteln grundlegende Merkmale
der beiden konventionellen Brennverfahren kurz beschrieben.
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Abbildung 2.8: Schematische Darstellung des zeitlichen Ablaufs der Erdgas-Diesel-Verbrennung
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2.4.2 Gemischbildung und Verbrennung beim Dieselmotor

Wie bereits mehrmals erwéhnt, bestimmt die Dieselverbrennung den Ziindungsmechanismus
und die erste Phase der DF-Verbrennung. Entscheidend fiir den zeitlichen Verlauf dieser Ver-
brennungsphase ist neben Temperatur, Druck sowie der lokalen Gemischzusammensetzung
der Substitutionsgehalt an Erdgas. Um das maximale COs-Potenzial ausschépfen zu kénnen,
muss das DF-Brennverfahren auf maximale Erdgasanteile optimiert werden. Dies impliziert,
dass der Dieselanteil auf eine minimal Menge verringert werden muss. Abhéngig vom Die-
seleinspritzsystem kann die Mindestmenge nicht willkiirlich reduziert werden. Im Vergleich
zu einer konventionellen elektrischen Fremdziindung mittels Ziindkerze kann die Ziindenergie
selbst bei minimalen Dieseleinspritzmengen drastisch erhoht werden. Beispielsweise betragt
die Ziindenergie bei einer Dieselmenge von 1.5mg pro Arbeitsspiel ca. 65J. Im Verhéltnis
dazu ist die Ziindenergie einer iiblichen Ziindkerze von ca. 40mJ bis 100mJ [47] um drei
Zehnerpotenzen geringer.
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Abbildung 2.9: Schematische Darstellung der Makro- bzw. Mikromischung im Dieseleinspritzstrahl,
nach [48]

Abbildung 2.9 zeigt schematisch die Makro- (oben) bzw. Mikromischung (unten) im Diesel-
einspritzstrahl. Nachdem der Diesel direkt in den Brennraum eingespritzt wird, miissen Ver-
dampfung und Gemischbildung in sehr kurzer Zeit stattfinden. Daher ist es hilfreich, dass der
Einspritzstrahl moglichst schnell in viele kleine Tropfen zerféllt. Der Zerfall des Dieseleinspritz-
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2 Theorie und Grundlagen

strahls kann auf zwei wesentliche Mechanismen zuriickgefiihrt werden. Der primére Zerfall,
welcher die Spraybildung im Diisennahbereich bestimmt, wird zum einen durch die turbulen-
te Stromung und zum anderen durch die Kavitation in der Diise beeinflusst. Im Gegensatz
dazu sind im Diisenfernbereich aerodynamische Kréfte fiir den sekundéren Sprayzerfall ent-
scheidend. Generell beeinflussen sowohl die Kraftstofftemperatur als auch -zusammensetzung
den gesamten Strahlzerfall mafigebend. Weitere Einflussfaktoren sind der Einspritzdruck, der
Strahlkegelwinkel und die Luftdichte im Brennraum zum Einspritzzeitpunkt.

Im Vergleich dazu beschreibt die Mikromischung die Verhéltnisse direkt um den fliissigen
Kraftstofftropfen. Damit iiberhaupt eine chemische Reaktion ablaufen kann, muss der fliis-
sige Kraftstoff zuerst verdampfen. Durch den Wérmeeintrag in den Kraftstofftropfen findet
ein Ubergang vom heterogenen zum homogenen Gemisch statt. Begiinstigt wird dieser Pro-
zess durch eine hohe kinetische Energie des Kraftstoffstrahls, welcher wiederum direkt vom
Einspritzdruck abhéngt. Auf diese Art und Weise entstehen Reaktionszonen, in denen ein
ziindfahiges Kraftstoff-Luftgemisch vorhanden ist. Der anschliefende Ziindungsmechanismus
wird von der Reaktionsgeschwindigkeit zur Bildung von Ziindradikalen bestimmt. Dabei sind
die Selbstziindungsbedingungen nicht nur von Druck und Temperatur im Brennraum sondern
auch von der Ziindwilligkeit des Kraftstoffs selbst abhéngig.

In Abbildung 2.10 ist schematisch die Schadstoffbildung iiber das Luftverhéltnis A darge-
stellt. Aufgrund des zunehmenden o6rtlichen Luftmangels steigen sowohl die Kohlenmonoxid-
(CO) als auch die Ruffemissionen mit abnehmendem Luftverhéltnis an. Dieser Umstand stellt
gleichzeitig die Leistungsgrenze des Dieselmotors dar. Die Bildung von NOy ist hauptséchlich
thermisch geprégt. Daraus resultiert, dass die hochsten NOy-Emissionen hin zu einem sto-
chiometrischen Luftverhéltnis gebildet werden. Verlduft die Verbrennung mit zunehmendem
Luftiiberschuss, erhéhen sich die Anteile der unverbrannten Kohlenwasserstoffe. Dies kann
darauf zurilickgefiihrt werden, dass entweder die Selbstziindungsbedingungen nicht erreicht
werden oder die Flamme aufgrund des zu mageren Gemisches in diesen Bereichen erlischt.

Emissionen
CO, NO,, HC, Ruf8

1 Luftverhaltnis A /—

~a—— Volllast Leerlauf ——— ==

Abbildung 2.10: Schematische Darstellung der Schadstoffbildung im Dieselmotor, nach [59]
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2.4 Verbrennungsregime bei Dual-Fuel-Brennverfahren

2.4.3 Gemischbildung und Verbrennung beim Erdgas-Ottomotor

Ausschlaggebend fiir die zeitliche Freisetzung der chemisch gebundenen Kraftstoffenergie ist
die Ausbreitungsgeschwindigkeit der Flammenfront im Zylinder. In Abhéngigkeit von den
Stromungsverhéltnissen wird zwischen einer laminaren und einer turbulenten Flammenge-
schwindigkeit unterschieden. Dabei beschreibt die laminare Flammengeschwindigkeit die Aus-
breitung einer diinnen, vorgemischten Flammenfront in einem ruhenden Kraftstoff-Luftgemisch.
Das linke Diagramm in Abbildung 2.11 zeigt den Verlauf der laminaren Flammengeschwin-
digkeit fiir die Kraftstoffe Methan und Superbenzin in Abhéngigkeit vom Verbrennungsluft-
verhéltnis [32]. Gut erkennbar ist, dass die laminare Ausbreitungsgeschwindigkeit von Methan
im gesamten dargestellten Bereich iiber jener von Superbenzin liegt. Der weit verbreitete Irr-
glaube, dass Methan aufgrund der chemischen Struktur zu einer langsameren Verbrennung
fiihrt, kann dadurch widerlegt werden. Sowohl fiir Methan als auch fiir Superbenzin befindet
sich das Maximum der laminaren Flammengeschwindigkeit im leicht unterstéchiometrischen
Bereich.
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Abbildung 2.11: Laminare Flammengeschwindigkeit von Methan und Superbenzin nach Giilder [32]
(links) und schematische Darstellung der Schadstoffbildung im Ottomotor (rechts),
nach [59]

Auf der rechten Seite in Abbildung 2.11 ist schematisch die Schadstoftbildung fiir einen
Ottomotor dargestellt. Aufgrund der vorgemischten Verbrennung eines homogenen Kraftstoff-
Luftgemisches wird die Schadstoffbildung hauptsichlich vom Luftverhéltnis A bestimmt. Die
CO-Emissionen steigen im unterstochiometrischen Bereich (A < 1) aufgrund von Luftman-
gel sehr rasch an. Der direkte Zusammenhang zwischen der Verbrennungstemperatur und
den NOy-Emissionen ist auch fiir die vorgemischte Verbrennung giiltig. Dabei korrelieren die
Maxima der NOy-Emissionen mit jener der Verbrennungstemperatur im leicht iiberstochiome-
trischen Bereich. Parallel dazu erreichen die HC-Emissionen im selben A-Fenster ein Minimum
und steigen gegen die Ziindgrenzen in beide Richtungen an.

In Abbildung 2.12 werden die unverbrannten HC-Rohemissionen detaillierter betrachtet.
Dargestellt sind die Zusammensetzungen der HC-Emissionen fiir den Betrieb mit Benzin und
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2 Theorie und Grundlagen

Erdgas. Fiir den benzinbetriebenen Ottomotor setzen sich diese weitgehend aus Aromaten,
Alkane und Alkene zusammen. Dagegen bestehen die HC-Emissionen im Erdgasbetrieb fast
ausschliefslich aus Methan. Angesichts des Treibhauspotenzials (GWP) von Methan miissen je-
ne Bestandteile zwingend katalytisch konvertiert werden. Das Treibhauspotenzial beschreibt
den relativen Beitrag zum Treibhauseffekt einer chemischen Verbindung im Vergleich zu CO».
Abhéngig von der mittleren Verweildauer in der Atmosphére ergeben sich unterschiedliche
GWPs fiir die jeweiligen Spezies. Im konkreten Fall erstreckt sich die Spanne der GWPs fiir
Methan von 28 bis 85 [49]. Dies verdeutlicht die Bedeutsamkeit einer stabil funktionieren-
den Abgasnachbehandlung. Zu diesem Umstand kommt erschwerend hinzu, dass aufgrund
der chemischen Struktur das Molekiil Methan sehr reaktionstrége ist. Die Bindungsenergie
einer einfachen H-C-Bindung ist deutlich hoher als jene einer C-C-Bindung. Daher setzt eine
funktionierende katalytische Abgasnachbehandlung fiir Methan erst ab Temperaturen grofier
400°C ein. Im Vergleich dazu kénnen die unverbrannten HC-Emissionen im Benzinbetrieb
bereits ab ca. 250 °C konvertiert werden.

Aromaten A
47 % 100 |-
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Abbildung 2.12: Zusammensetzung der HC-Emissionen im Abgas fiir Benzin [66] bzw. H-Erdgas
(links) im stéchiometrischen Betrieb sowie die katalytische Konvertierung von Ben-
zin und Methan in Abhéngigkeit von der Katalysatortemperatur (rechts), nach [7]

2.5 Definitionen

Im Rahmen dieses Kapitels werden wichtige Definitionen eingefiihrt, welche das Verstédndnis
der nachfolgenden Ergebnisse erleichtern, beginnend mit dem energetischen Erdgasanteil yng.
Dieser Kennwert beschreibt die aktuelle energetische Gemischzusammensetzung zwischen Erd-
gas und Diesel im DF-Betrieb.

mng - H, UNG
mNG - HHNG + MDiegel * HuDiesel

NG = (2.8)
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2.5 Definitionen

Fiir die Berechnung des gesamten Luftverhéltnisses A miissen fiir ein DF-Brennverfahren beide
Kraftstoffe in der Bilanz beriicksichtigt werden.

mr,

A= (2.9)

MNG * LstNG + MDiesel * LS‘CDiesel

Um konkret die Gemischbildung und Verbrennung von Erdgas analysieren zu konnen, ist es
oft hilfreich, das Luftverh&ltnis nur auf den gasformigen Kraftstoff zu beziehen Ang. Dadurch
sind Riickschliisse hinsichtlich der vorgemischten Erdgasverbrennung einfacher moglich.

mr,

ANG = (2.10)

mNG - LstNG
Fiir die energetische Bewertung der Emissionskomponenten werden die Spezies Kohlenmon-
oxid und die unverbrannten Kohlenwasserstoffe herangezogen. Eine nicht zu vernachlassigende
Unschérfe ergibt sich in der Definition des Heizwertes fiir die HC-Emissionen, welcher wahrend
des Forschungsvorhabens mithilfe der Abgaszusammensetzung berechnet wird. Die nachfol-
gende Gleichung 2.11 ist fiir den Bereich A > 1 giiltig.

mco - ‘HuCO + myc - HuHc

ACuV =
MNG * HHNG + MDiesel * HuDiesel

(2.11)

Fiir die unvollstandige Verbrennung im Luftmangelbereich A < 1 muss die Definition um die
Abgaskomponente Wasserstoff Ho erweitert werden.

mgco - HuCo + MHc - HUHC + MH, - -E[uH2

Ay = (2.12)

mMNG * HHNG + MDiesel * HuDiesel
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3 Methodik

Im Rahmen dieses Kapitels wird auf die methodische Vorgehensweise wihrend der Entwick-
lung des Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens eingegangen. Beginnend mit einer Uber-
sicht iber die Methodik in Kapitel 3.1, wird im Anschluss in den Kapiteln 3.2 und 3.3 die
angewandte Methodik sowohl fiir die experimentellen als auch fiir die numerischen Untersu-
chungen beschrieben. Im Kapitel 3.4 wird die Auswahl von reprasentativen Lastpunkten fiir
die stationdren Untersuchungen erléautert. Ziel dieses Kapitels ist es, dem Leser eine moglichst
umfassende Vorstellung iiber das gesamte Forschungsvorhaben zu vermitteln. Die Ergebnisse
aus der gezeigten Entwicklungsmethodik werden in den Kapiteln 5 und 6 diskutiert.

3.1 Ubersicht

Ziel des Forschungsvorhabens ist die Entwicklung eines Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennver-
fahrens fiir den Einsatz im Pkw-Bereich. Grundintention hinter diesem Konzept ist die Ver-
kniipfung des Wirkungsgradpotenzials eines Dieselmotors mit den CO»o-Vorteilen von Erdgas.
Uber dies hinaus sollen die alternativen Brennverfahren detailliert analysiert und grundsétz-
liche Zusammenhénge abgeleitet werden. In Abbildung 3.1 ist das Zusammenspiel zwischen
experimentellen und numerischen Untersuchungen schematisch dargestellt.

CORASHELL 3.3
I — =

[ 1D-Motorprozesssimulation ]

Experimentelle Untersuchungen

3D-Stromungssimulation

Abbildung 3.1: Ubersicht der angewandten Entwicklungsmethodik
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3 Methodik

3.2 Experimentelle Untersuchungen

Kernbereich der Dissertation bilden die experimentellen Untersuchungen an den Motorpriif-
standen, welche sich in Summe {iber knapp zwei Jahre erstreckt haben. Der zeitliche Ab-
lauf unterteilte sich in zwei Projektphasen. Begonnen wurde mit Untersuchungen zum DF-
Brennverfahren in Kombination mit der Einblasung von Erdgas in das Saugrohr. In der zweiten
Entwicklungsperiode wurde die dufsere durch die innere Gemischbildung ersetzt. Anstelle der
Saugrohreinblasung wurde das Erdgas direkt in den Brennraum eingebracht. Eine Ubersicht
der durchgefiihrten Untersuchungen zeigt Abbildung 3.2. Konkrete konstruktive Details zu
den Modifikationen am Versuchstriager werden in Kapitel 4 ndher erldutert. Die Analyse und
Interpretation der experimentellen Ergebnisse folgt im Anschluss in Kapitel 5.

Betriebsstrategie

Ladungsbewegung
Drall, Tumble und Squish

Grundsatz-
untersuchungen

Gemischbildung
Erdgas (PFl und DI)

Vergleich mit
konventionellen
Brennverfahren

Zindkonzepte
(Dieselziindstrahl und
Funkenziindung)

Abgasnach-
behandlung

Volllastpotenzial
und Klopfverhalten
m

Palys \
€ und Optimierung des Erdgas—D'\ese\ puad

Verdichtungs-
verhéltnis

Dieseleinspritzdisen

Abbildung 3.2: Ubersicht der experimentellen Untersuchungen

3.2.1 Motorpriifstand

Fiir die Untersuchungen an den institutsinternen Motorpriifstdnden wurde in beiden Projekt-
phasen ein 4-Zylinder-Dieselmotor von BMW mit der internen Bezeichnung B47C2000 auf den
kombinierten Betrieb mit Erdgas und Diesel modifiziert. Dabei wurden grundlegende Einfliisse
von Applikationsparametern sowie diverse Hardwaremafknahmen auf das DF-Brennverfahren
analysiert. Dafiir mussten die Versuchstriger mit entsprechender Messtechnik und Sensorik
ausgestattet werden. Die Indizierung stellt dabei das zentrale Entwicklungswerkzeug fiir die
Bewertung des Brennverfahrens dar. Sie liefert wichtige Informationen zu den innermoto-
rischen Vorgéngen und ist gleichzeitig Ausgangsbasis fiir Analyse und Optimierung. Heute
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3.2 Experimentelle Untersuchungen

zahlt die Indizierung quasi zur Grundausstattung eines modernen Motorpriifstandes. Neben
der Indizierung spielt die Abgasmesstechnik eine essentielle Rolle in der Brennverfahrensent-
wicklung. Durch die Analyse der Abgaszusammensetzung kénnen wichtige Riickschliisse auf
die Verbrennungsqualitit getroffen werden.

3.2.2 Analyse und Optimierung des Brennverfahrens

Entsprechend dem technologischen Fortschritt sind die Freiheitsgrade in einer Verbrennungs-
kraftmaschine konsequent gestiegen. Durch die Verwendung zweier Kraftstoffe in einem DF-
Brennverfahren ergibt sich ein zusétzlicher Freiheitsgrad — das Mischungsverhéltnis zwischen
Erdgas und Diesel. Werden die Konzepte naher betrachtet, so ergibt sich aufgrund unterschied-
licher Einspritzmuster sowohl fiir Diesel als auch fiir Erdgas eine zusétzliche Flexibilitat in der
Brennverfahrensentwicklung. Neben dem Einfluss der beiden Kraftstoffe sind weitere Applika-
tionsparameter (AGR-Rate, 50%-Umsatzpunkt, usw.) in der Optimierung zu beriicksichtigen.
Je nach DF-Konzept ergeben sich unterschiedliche Parameter die das Brennverfahren mehr
oder weniger beeinflussen. Zur Bewertung der Sensitivitat diverser Einflussfaktoren inklusive
Optimierung koénnen verschiedene Methoden unterteilt werden:

1. Analytische Methoden: Auf Basis physikalischer Gesetzméfligkeiten werden die Fin-
flussparameter theoretisch abgeschétzt.

2. Empirische Methoden: Aufbauend auf experimentelle Untersuchungen werden die
Einflussparameter bestimmt.

Angesichts der sehr komplexen Zusammenhénge in einer Verbrennungskraftmaschine ist die
physikalische Beschreibung der einzelnen Einflussgrofsen nur bedingt und mit sehr hohem
Aufwand moglich. Dadurch wurden die Einflussgrofien auf das DF-Brennverfahren in diesem
Forschungsvorhaben empirisch ermittelt. Dabei konnen die experimentellen Methoden weiter
unterteilt werden in:

e Zufalls-Methode (Trial and Error): Simultane Veranderungen mehrerer Faktoren

e Einfaktor-Methode (One-Factor-at-a-Time, OFAT): Verénderung eines Faktors zur
selben Zeit

e Gitterlinien-Methode: Einteilung des Versuchsraumes in ein feines Gitter mit an-
schlieffender Vermessung der einzelnen Punkte

e Statistische Versuchsplanung (Design of Experiments, DoE): Systematische Planung
und statistische Auswertung der Einflussfaktoren

Die intuitiven Methoden, wie beispielsweise das Prinzip nach der Zufalls-Methode oder das
Andern eines Faktors nach dem anderen, fithren nur durch Zufall oder nur mit sehr viel Mess-
aufwand zu einem optimalem Versuchsergebnis. Auferdem werden sowohl Einzel- als auch
Wechselwirkungen der Einflussfaktoren nicht abgebildet. Dagegen beschreibt die statistische
Versuchsplanung eine Methodik zur systematischen Planung und statistischen Auswertung
von Versuchen. Damit kann mit relativ geringem Aufwand der funktionale Zusammenhang
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von Einflussfaktoren ermittelt und mathematisch beschrieben werden. Zusammengefasst er-
geben sich durch die Verwendung von DoE, gegeniiber konventionellen empirischen Methoden,
folgende Vorteile:

e Deutliche Reduktion der Anzahl an Einzelversuchen.
e Untersuchung von Haupteinflussfaktoren und Wechselwirkungen.

e Aufgrund der mathematischen Beschreibung kénnen die Einflussfaktoren und deren
Wechselwirkung quantifiziert werden.

e Dank der statistischen Auswertung konnen Aussagen iiber die Signifikanz von Einfliissen
getroffen werden.

e Funktionale Beschreibung des Zusammenhangs zwischen Einflussfaktoren und Ergebnis
in einem mathematischen Modell.

Fir weitere Informationen zu diesem Thema wird der interessierte Leser an dieser Stelle auf
Fachliteratur verwiesen, [69].

Erdgas-Diesel Grundsatz- Definition
Brennverfahren untersuchungen Haupteinflussfaktoren
T "I oC '
| Versuchsraum
A Haupteinflussfaktoren
B
] | |
[ ] e
R Statistische
| | Versuchsplanung (DoE)
f‘ 4 ) '
L ' - Messprogramm
- |

¢ ) ) ’
Optimierung Erdgas- Modellbild
[ Diesel Brennverfahren Modellanalyse L ceepreune

Abbildung 3.3: Systematische Vorgehensweise wiahrend der experimentellen Untersuchungen

Der gesamte Optimierungsprozess ist in Abbildung 3.3 dargestellt. Am Beginn der Untersu-
chungen wurden grundséatzliche Zusammenhénge und Einfliisse auf das DF-Brennverfahren ex-
perimentell untersucht. Ausgehend von diesen Ergebnissen erfolgte die Selektion der wichtigs-
ten Haupteinflussfaktoren. Im néchsten Schritt wurde der Versuchsraum fiir die ausgewéhlten
Faktoren ermittelt. Um realitdtsfremde Betriebspunkte zu vermeiden, wurde der Versuchs-
raum gesamtheitlich angepasst und wo nétig auch Anderungen der Orthogonalitéit vorgenom-
men. Anschliefsend erfolgte die statistische Versuchsplanung mithilfe der Software Modde von
Umetrics AB. Im Anschluss daran wurde der Versuchsplan am Motorpriifstand experimentell
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vermessen. Aufbauend auf diesen Ergebnissen wurden mithilfe von statistischen Auswertun-
gen mathematische Modelle fiir die einzelnen Zielgrofen (z. B. Wirkungsgrad, HC-Emissionen,
NOy-Emissionen, usw.) in Abhéngigkeit von den Einflussfaktoren (z. B. AGR, Saugrohdruck,
usw.) bestimmt. Darauf folgte die Validierung zwischen den mathematischen Modellen und
den experimentellen Messdaten mithilfe der Regressionsanalyse. Die abgeglichenen mathe-
matischen Modelle bildeten die Ausgangsbasis fiir die Optimierung des DF-Brennverfahrens.
Unter Einfluss verschiedener Zielgrofen (z.B. minimale NOy- und HC-Emissionen) wurden
die Einflussfaktoren qualitativ mit den mathematischen Modellen vorausbestimmt. Ausge-
hend von diesem Parameterset erfolgten weitere experimentelle Messungen im engeren Um-
feld rund um das vorausberechnete Optimum. Die beschriebene Methodik wurde ab einer
Parameteranzahl grofser gleich drei durchgefiihrt.

3.3 Numerische Untersuchungen

Parallel zu den experimentellen Untersuchungen wurde das Brennverfahren in unterschiedli-
chen Simulationsumgebungen abgebildet. Im konkreten Fall waren dies eine nulldimensionale
(0D) Brennverlaufsanalyse mit FVT CORA, eine eindimensionale (1D) Motorprozessrechnung
mit AVL BOOST sowie eine dreidimensionale (3D) stromungsmechanische Simulation (Com-
putational Fluid Dynamics CFD) mit AVL FIRE. In Abbildung 3.4 ist schematisch das Zu-
sammenspiel zwischen Experiment und Simulation sowie die Chronologie der numerischen
Untersuchungen dargestellt. In den néchsten Unterkapiteln werden die einzelnen Simulations-
methoden kurz beschrieben.

Analyse und Optimierung

Brennverfahren

r-r——————"—""—"""-— 1
| r \ | s N
| Experimentelle | Messdaten _ | 0D-Brennverlaufs-
1| Untersuchungen : Zylinderdruckverlauf p,,, analyse
l I Brennverlauf dQg/dg
| |
| ¢ N\ | . e “\
Il 1D-Motorprozess- || Randbedingungen 3D-Strémungs-

. . , - > . .
| simulation ) : i), T@) | simulation )

Validierung Motormodell

Abbildung 3.4: Schematische Darstellung des Entwicklungsprozesses zwischen den experimentellen
und numerischen Untersuchungen

3.3.1 0D-Brennverlaufsanalyse

Dank des Softwarepaketes FVT CORA konnten Riickschliisse auf den DF-Arbeitsprozess ge-
troffen werden. Das Analysetool basiert auf einer nulldimensionalen Simulation des Hoch-
druckteils wihrend des Arbeitsprozesses unter Beriicksichtigung des Wandwérmeiibergangs
sowie verschiedener Kraftstoffeigenschaften. Zudem geben die Analysen Aufschliisse iiber die
Verlustteilung in einem Verbrennungsmotor [26]. Dank der Hochdruckindizierung konnte der
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Zylinderdruckverlauf im Brennraum experimentell ermittelt werden. Anschliefend erfolgte die
Analyse mithilfe der Software samt Berechnung des Brennverlaufs. Letzterer diente wiederum
als Eingangsgrofe fiir die anschliefsende 1D-Motorprozesssimulation. Zusétzlich wurden fiir
die diversen Motorkonzepte Verlustteilungen erstellt, um diese konkreter charakterisieren und
bewerten zu kénnen.

3.3.2 1D-Motorprozesssimulation

Die Motorprozesssimulation diente zur Berechnung nicht direkt messbarer Gréfsen. Dazu muss-
te im ersten Schritt ein detailliertes Modell des Versuchstriagers erstellt werden, welches im
Anschluss mithilfe experimenteller Messdaten validiert wurde. Ausgangsgrofen aus diesen Si-
mulationen waren zyklusaufgeloste Massenstrom- und Temperaturverldaufe in beiden Ansaug-
kanélen. Die berechneten Gréfen dienten wiederum als Randbedingungen fiir die anschlieften-
de 3D-Stromungssimulation.

3.3.3 3D-Stromungssimulation

Zur detaillierten Beschreibung des DF-Arbeitsprozesses wurden mehrdimensionale Stréomungs-
simulationen durchgefiihrt. Dies ermoglichte die Visualisierung innermotorischer Vorgénge,
welche ansonsten nur durch aufwéndige optische Messtechnik experimentell bestimmbar ge-
wesen waren. Dabei lieferten die CFD-Simulationen wertvolle Erkenntnisse zur Optimierung
des DF-Brennverfahrens. In Abbildung 3.5 sind die untersuchten Themengebiete zusammen-
gefasst dargestellt. Ausgangsbasis fiir alle weiteren Untersuchungen war zunéchst die Berech-
nung der turbulenten Ladungsbewegungen, welche anschlieffend gezielt optimiert und auf die
Anforderungen des DF-Brennverfahrens angepasst wurden. Im néchsten Schritt wurde die
Gemischbildung von Erdgas und Diesel im Simulationsmodell abgebildet. Abschlieffend wur-
de der Dieselziindstrahl samt kombinierter Erdgas-Diesel-Verbrennung numerisch untersucht.
Eine detaillierte Beschreibung der einzelnen Themen folgt in Kapitel 6.

3.4 Definition reprasentativer Lastpunkte

Die Entwicklung des Brennverfahrens beschrankt sich fiir das gesamte Forschungsvorhaben auf
stationére Untersuchungen. Deshalb mussten zu Beginn représentative Lastpunkte definiert
werden. Als Orientierung dienten Erfahrungswerte sowie Betriebspunkte aus relevanten Fahr-
zyklen. In Abbildung 3.6 sind die Volllastkurve des Versuchstragers B47C2000 im Dieselbetrieb
und die Betriebspunkte aus einem WLTC eingezeichnet. Letzterer wurde fiir ein Fahrzeug der
oberen Mittelklasse (D-Segment) mit der institutseigenen Software PHEM berechnet. Repré-
sentativ fiir die beschriebenen Anforderungen wurden vier Lastpunkte aus dem Kennfeld und
zusétzlich ein Volllastpunkt definiert. In der rechten Tabelle sind sowohl die Betriebspunkte
als auch die im Laufe der Arbeit verwendeten Kurzschreibweisen zusammengefasst.
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Abbildung 3.6: Betriebspunkte aus einem WLTC fiir ein Fahrzeug der oberen Mittelklasse (D-
Segment) inklusive der definierten Lastpunkte fiir die stationdren Untersuchungen
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In den nachfolgenden Unterkapiteln werden die realisierten Motorkonzepte und der Priif-
standsaufbau fiir die experimentellen Untersuchungen néher beschrieben. Am Beginn wird im
Kapitel 4.1 der verwendete Versuchstriager kurz dargestellt. Nach einer Ubersicht der analy-
sierten Brennverfahren in Kapitel 4.2 werden diese in den nachfolgenden Unterkapiteln 4.3 bis
4.5 detailliert vorgestellt. Abschlieffend wird in Kapitel 4.6 der Priifstandsaufbau erldutert.

4.1 Versuchstrager

Basis fiir alle experimentellen Untersuchungen war ein 4-Zylinder-Dieselmotor von BMW mit
der genauen Bezeichnung B47C2000. Hierbei handelt es sich um einen quer eingebauten Motor
aus einem Mini Cooper SD F56, welcher in Abbildung 4.1 dargestellt ist.

Abbildung 4.1: Versuchstriger BMW B47C2000 aus einem Mini Cooper SD F56 [1]

Der verwendete Versuchstriger reprasentiert den aktuellen Status-quo in der Dieselmotoren-
entwicklung. Die nachfolgende Tabelle 4.1 fasst die wichtigsten technischen Daten des Motors
zusammen. Aufgrund der zahlreichen applikativen Freiheitsgrade bietet der Versuchstriger
eine gute Ausgangsbasis fiir die Entwicklung eines Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens.
Das Dieseleinspritzsystem von Bosch besteht aus einer Einkolbenhochdruckpumpe (CP4.1)
und Magnetventilinjektoren (CRI2-20). Neben einem wilzgelagerten Abgasturbolader mit va-
riabler Turbinengeometrie (VIG) besitzt der Motor zur Senkung der NOy-Emissionen eine
gekiihlte Hochdruckabgasriickfiihrung. Als zusétzlichen Freiheitsgrad kann der AGR-Kiihler
durch einen Bypass umgangen werden. Somit gelangt ungekiihltes AGR in das Saugrohr und
in spéterer Folge auch in den Brennraum, wodurch sich beispielsweise das Warmlaufverhalten
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Tabelle 4.1: Technische Daten des Versuchstrigers BMW B47C2000

Kenngrofe Einheit BMW B47C2000
Nennleistung kW 142

bei min ! 4000
maximales Drehmoment Nm 410

bei min 1750 — 2500
spezifische Leistung kW/1 71.2
Zylinder / Ventile - 4/16
Hubraum cm? 1995
Bohrung mm 84
Hub mm 90
Hub / Bohrung - 1.07
Verdichtungsverhéltnis — 16.5
Pleuellange mm 138
Zyinderabstand mm 91
Desachsierung mm 0.55¢
Abgasnorm — Euro6

“ zur Druckseite

des Motors verbessert. Durch die integrierte Klappe im Fiillkanal kann die Drallstromung im
Zylinder beeinflusst werden. Speziell im Teillastbereich verhilft die geschlossene Drallklappe
zu einer Erhéhung der Ladungsbewegung im Brennraum und dadurch zu einer verbesserten
Kraftstoffumsetzung. Weitere technische Details und konstruktive Merkmale zum Versuchs-
trager sind in [1] zusammengefasst.

4.2 Ubersicht der untersuchten Brennverfahren

Im Forschungsvorhaben wurde der Versuchstrager fiir die unterschiedlichen Motorkonzepte
entsprechend adaptiert. In der nachfolgenden Abbildung 4.2 sind die untersuchten Brenn-
verfahren inklusive der Themenschwerpunkte dargestellt. In der ersten Projektphase wurde
das DF-Konzept in Kombination mit einer d&uferen Erdgasgemischbildung untersucht. Hierfiir
musste lediglich das Saugrohr fiir die Aufnahme der Erdgasinjektoren konstruktiv modifiziert
werden. Nachdem die Moglichkeiten analysiert und die Schwierigkeiten fiir dieses Konzept
lokalisiert waren, wurde in der zweiten Phase des Forschungsvorhabens das Erdgas direkt in
den Brennraum eingeblasen. Dieser Entwicklungsschritt erforderte umfangreiche konstrukti-
ve Anpassungen am Versuchstrager sowie die Beschaffung geeigneter Erdgasinjektoren. Fiir
die Bewertung des Ziindmechanismus erfolgte der direkte Vergleich zwischen dem Dieselziind-
strahl und der konventionellen Fremdziindung mittels Ziindkerze unter identen konstruktiven
Rahmenbedingungen. An dieser Stelle sei noch einmal betont, dass alle vorgestellten Brennver-
fahren an ein und demselben Versuchstriger realisiert wurden. Ndhere Details zu den Modifi-
kationen bzw. zu den durchgefiihrten Untersuchungen werden separat fiir jedes Motorkonzept
in den Unterkapiteln 4.3 bis 4.5 besprochen.
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Abbildung 4.2: Ubersicht der untersuchten Brennverfahren am Versuchstriger BMW B47C2000
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4.3 Dual-Fuel-Konzept mit duBBerer Gemischbildung

Wie bereits eingangs erwahnt stellte das Dual-Fuel-Konzept mit der dufseren Erdgasgemisch-
bildung die Ausgangsbasis der Untersuchungen dar. In Abbildung 4.3 sind wichtige Informatio-
nen hinsichtlich der verwendeten Injektoren, der notwendigen Modifikationen sowie der durch-
gefithrten Untersuchungen aufgelistet. Aufserdem zeigt die linke Darstellung einen Ausschnitt
aus dem Brennraum. Aufgrund der dufseren Erdgasgemischbildung mussten brennraumsei-
tig keine konstruktiven Anderungen vorgenommen werden. Somit konnte die urspriingliche
Brennraumgeometrie inklusive der zentralen Lage des Dieselinjektors beibehalten werden. Das
Einspritzsystem wurde ohne Einschrankungen direkt vom Basismotor iibernommen. Dieses
bestand aus einer Einkolbenhochdruckpumpe (CP 4.1) mit einem maximalen Kraftstoffdruck
von 2000 bar sowie Magnetventilinjektoren (CRI2-20) mit einer symmetrischen 7-Loch-Diise
und einem hydraulischen Durchfluss von 370cm? in 30 Sekunden. Eine wichtige Zielsetzung
im Hinblick auf die weitere Umsetzung des DF-Brennverfahrens war, die Anforderung an das
Dieseleinspritzsystem so gering als moglich zu halten. Hierbei spielt die umgesetzte Betriebs-
strategie eine zentrale Rolle. Wird beispielsweise ein uneingeschrankter reiner Dieselbetrieb
zusétzlich zum DF-Modus gefordert, so muss dies entsprechend in der Auslegung des Hy-
drauliksystems beriicksichtigt werden. In Bezug auf die notwendigen Modifikationen musste
lediglich das Saugrohr konstruktiv angepasst werden (siche Abbildung 4.4). Um die angestreb-
te Leistung im DF-Betrieb bereitstellen zu kénnen, wurden zwei separate Erdgasverteiler und
insgesamt acht Serieninjektoren (Bosch NGI2) im Saugrohr verbaut. Die Erdgaseinblasung
erfolgte dabei direkt in jedem Einlasskanal (PFI) bei einem absoluten Versorgungsdruck von
7bar. Abhéngig vom Betriebspunkt wurden im unteren Lastbereich vier und im oberen alle
acht Erdgasinjektoren verwendet. Die notwendige Erdgasinfrastruktur sowie die Ansteuerung
der Injektoren werden in Kapitel 4.6 naher erlautert.

Untersuchungen

In der ersten Projektphase wurden grundsétzliche Untersuchungen durchgefiihrt und der Ein-
fluss diverser Applikationsparameter auf das DF-Brennverfahren analysiert. Auf Basis dieser
Ergebnisse wurde die Einsatzmoglichkeit und in weiterer Folge die Betriebsstrategie fiir dieses
DF-Konzept erarbeitet. Fiir die Bewertung des Leistungspotenzials erfolgten umfangreiche
Volllastuntersuchungen. Im direkten Kontext mit diesen Versuchen stand die Bewertung des
Klopfverhaltens. Aufgrund der vorgemischten Erdgasverbrennung kann es im Endgas zu Vor-
reaktionen kommen, welche daraufhin zu lokalen Selbstziindungen fiihren. In diesem Zusam-
menhang spielt das geometrische Verdichtungsverhéltnis eine essentielle Rolle, denn sowohl
die Temperatur als auch der Druck im Zylinder sind direkt mit dem konstruktiven Parameter
verbunden. Schlussendlich bestimmen die vorherrschenden thermodynamischen Randbedin-
gungen im Bereich des ZOTs die Selbstziindung des eingebrachten Dieselkraftstoffs und in
konsequenter Folge auch den gesamten Brennverlauf. Die experimentellen Ergebnisse des DF-
Konzeptes mit duferer Gemischbildung werden in Kapitel 5.1 detailliert besprochen.
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Dual-Fuel

Saugrohreinblasung

Dieseleinspritzsystem
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Einspritzpumpe:
Injektortyp:
Position:
Durchfluss Q;:
Lochanzahl:
Spraybild:

Erdgasinjektor
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Injektortyp:
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Untersuchungen
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Abbildung 4.3: Ubersicht DF-Konzept mit #uferer Erdgasgemischbildung (Saugrohreinblasung)
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Abbildung 4.4: Adaptiertes Saugrohr fiir das DF-Konzept mit duferer Erdgasgemischbildung

4.4 Dual-Fuel-Konzept mit innerer Gemischbildung

Nachdem in der ersten Projektphase die Moglichkeiten und Schwierigkeiten des DF-Brenn-
verfahrens mit Saugrohreinblasung erarbeitet wurden, folgte als Konsequenz der néachste Ent-
wicklungsschritt — Die Integration der direkten FErdgaseinblasung in den Brennraum. Fiir die
eigenstindige Bezeichnung des Dual-Fuel-Brennverfahres mit zwei direkt im Brennraum un-
tergebrachten Injektoren wurde das Akronym DDI (Dual Direct Injection) eingefiihrt. Ein
Uberblick zu diesem DF-Konzept ist in Abbildung 4.5 dargestellt. Im Anschluss werden zu-
néchst die Motivationen fiir die Verwendung der inneren Gemischbildung erldutert. Nachfol-
gend wird der fiir die Versuche eingesetzte Erdgasinjektor vorgestellt. Bevor das Unterkapitel
zum DDI-Konzept mit den durchgefithrten Untersuchungen abgeschlossen wird, erfolgt die
Beschreibung der notwendigen konstruktiven Modifikationen.

4.4.1 Motivation Erdgasdirekteinblasung

Ausgehend von den Ergebnissen aus der ersten Projektphase wurde die Erdgasgemischbil-
dung fiir das neue Dual-Fuel-Konzept angepasst. Anstelle der Saugrohreinblasung wird beim
DDI-Brennverfahren das Erdgas direkt in den Brennraum eingeblasen. Durch diese Mafsnah-
me ergeben sich neue Freiheitsgrade in der Brennverfahrensentwicklung. In Abbildung 4.6
sind diverse Bereiche im Kennfeld markiert, in denen die Auswirkungen der unterschiedlichen
Erdgasgemischbildung analysiert werden.

(D Ein bekanntes Problem von DF-Motoren sind die hohen Emissionen unverbrannter Koh-
lenwasserstoffe (HC) im Teillastbereich. Speziell in Kombination mit der Saugrohrein-
blasung ergeben sich sehr magere homogene Erdgas-Luftgemische im Brennraum, welche
nur unvollstdndig umgesetzt werden kénnen. Hingegen kann mit einer spaten direkten
Einblasung wihrend der Kompressionsphase eine Ladungsschichtung im Brennraum er-
zeugt werden. Dadurch befindet sich der iberwiegende Erdgasanteil innerhalb der Ziind-
grenzen. Als direkte Konsequenz daraus folgt eine vollstandigere Kraftstoffumsetzung.

(@ Infolge der Erdgaseinblasung in das Saugrohr wird Frischluft durch den gasférmigen
Kraftstoff verdréangt. Dies wirkt sich in néchster Instanz negativ auf die erreichbare Fiil-
lung im Brennraum aus. Zudem beeinflusst der verminderte Massenstrom durch den

38



4.4 Dual-Fuel-Konzept mit innerer Gemischbildung
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Dieseleinspritzsystem
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Einspritzpumpe: CP4.1
Injektortyp: CRI2-20
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Abbildung 4.5: Ubersicht DF-Konzept mit innerer Erdgasgemischbildung (Direkteinblasung)
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Abbildung 4.6: Allgemeine Gegeniiberstellung der unterschiedlichen DF-Konzepte im Kennfeld

Motor die Turbinenleistung und folglich den Ladedruckaufbau. Dieses Verhalten ist be-
sonders im niedrigen Drehzahlbereich ausgepriagt und &ufsert sich als Folge in einem
geringen Low-End-Torque. Darin begriindet sich auch die deutlich verminderte Leis-
tungsentfaltung und die eingeschriankte Dynamik eines konventionellen Erdgasfahrzeu-
ges, welche auch fiir den Kunden direkt spiirbar ist. Im Gegensatz dazu kann mithilfe
der Erdgasdirekteinblasung der Fiillungsnachteil kompensiert werden. In Kombination
mit angepassten Ein- und Auslasssteuerzeiten sowie einem positiven Druckgefille kon-
nen wahrend des Ladungswechsels zudem Frischluft und Restgas in den Auslasstrakt
gespiilt werden. Somit steigt zunéchst der Massenstrom iiber die Abgasturbine und in
weiterer Folge der Ladedruck an. Diese Mafnahme wird héufig als spiilender Ladungs-
wechsel — das sogenannte Scavenging — bezeichnet. Dadurch kann das Drehmoment im
Low-End-Torque-Bereich gegeniiber der dufferen Gemischbildung weiter gesteigert wer-
den. Diese Methode ist fiir DF-Brennverfahren mit Saugrohreinblasung nicht geeignet,
weil beim Ladungswechsel Erdgas unverbrannt durchgespiilt wird.

(3 Durch eine gezielte Einblasestrategie kann die Direkteinblasung insbesonders das Kalt-
und Warmlaufverhalten positiv beeinflussen. Beispielsweise kann mithilfe einer Mehr-
facheinblasung das fiir die Konvertierung notwendige Temperaturniveau im Katalysator
schneller erreicht werden.

(4) Ein weiterer Pluspunkt fiir die innere Gemischbildung ergibt sich im dynamischen Mo-
torbetrieb durch die zylinderindividuelle Kraftstoffzumessung. Im Vergleich dazu be-
findet sich im transienten Betrieb bei der Saugrohreinblasung ein mehr oder weniger
vorgemischter Kraftstoff in den Ansaugkanélen.

(5) Mithilfe einer gezielten Injektorauslegung kann durch die Direkteinblasung die Ladungs-
bewegung im Brennraum gesteigert werden. Dabei wirkt sich die erhohte Turbulenz so-
wohl auf den Entflammungsvorgang als auch auf die anschlieffende Verbrennung positiv
aus. Durch den Einblasevorgang ist der Impuls primir vom Versorgungsdruck und der
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eingebrachten Kraftstoffmasse abhéngig, weshalb dieser Effekt mit zunehmender Last
verstarkt zum Tragen kommt.

4.4.2 Erdgasinjektor

Eine Schliisselkomponente in der Realisierung des DDI-Konzeptes ist der Erdgasinjektor. Wie
bereits mehrmals in der Arbeit erwdhnt, wird komprimiertes Erdgas (CNG) fiir die unter-
suchten DF-Brennverfahren verwendet. Den Vorteilen aus der Direkteinblasung steht ein ho-
her Entwicklungsaufwand eines solchen Injektors gegeniiber. Die Anforderungen an das DI-
Ventil sind deutlich komplexer als fiir die Saugrohreinblasung. Neben den notwendigen hohen
Erdgasmassenstromen ist besonderes Augenmerk auf die Dichtheit sowie die Zumessfahig-
keit iiber der Lebensdauer zu legen. Nach aktuellem Stand der Technik ist kein Injektor fiir
die Direkteinblasung serienméfsig am Markt erhéltlich, weshalb fiir das Forschungsvorhaben
Prototypinjektoren (4. Generation) von der Fa. Delphi verwendet wurden. Zusétzliche Her-
stellerinformationen zum sogenannten DI-CNG-Injektor sind in [42, 57, 63| zu finden. Abseits
des vorgestellten DDI-Brennverfahrens wurde der Injektor bereits in verschiedenen Motorkon-
zepten verwendet. Beispielweise wurden die Injektoren von der Technischen Universitat Wien
in Zusammenarbeit mit Magna Steyr im Konzeptfahrzeug CULT eingesetzt [38, 39]. Zudem
stellten sowohl Ford als auch Daimler bereits Motoren mit diesem Injektortyp vor [40]. Delphi
kiindigte an, eine Pilotanlage fiir die Fertigung der Injektoren bis Mitte 2018 in Luxemburg
zu installieren [16]. Neben dem verwendeten Erdgasventil sind in der Literatur weitere Proto-
typinjektoren fiir die Direkteinblasung dokumentiert [5, 74].

Detail Duse

Abbildung 4.7: DI-CNG-Injektor der 4. Generation von der Fa. Delphi inklusive abgeschétzter Dii-

sengeometrie

In Abbildung 4.7 ist der spezielle Erdgasinjektor samt abgeschétzter Diisengeometrie darge-
stellt. Ein wesentliches Merkmal des Magnetventilinjektors ist neben der konisch nach aufen
Offnenden Diise der grofse Nadelhub von ca. 0.35 mm sowie der maximale Versorgungsdruck
von 16bar. Vor dem experimentellen Einsatz im Motorbetrieb wurde der Injektor optisch
mithilfe der Schlierenmesstechnik untersucht. Parallel zu diesen Untersuchungen wurden die
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Durchflusskennlinien der verwendeten Injektoren aufgezeichnet. Dank dieser Messdaten konn-
ten unter anderem die numerische Abbildung der Erdgasgemischbildung in einer beruhigten
Kammer validiert werden. Eine detaillierte Ubersicht des Versuchsaufbaus wird in Unterkapi-
tel 4.6 nadher beschrieben.

4.4.3 Modifikationen

In diesem Unterkapitel werden die notwendigen Modifikationen fiir die Realisierung des DDI-
Konzeptes dargestellt. Abbildung 4.8 zeigt eine Ubersicht der adaptierten Komponenten sowie
einen Ausschnitt des Brennraums. Aufgrund des beschriankten Bauraums musste fiir die In-
tegration beider Injektoren auf ein Auslassventil pro Zylinder verzichtet werden. Aus diesen
Umstéanden waren umfangreiche konstruktive Anpassungen notwendig. Neben einem génzlich
iiberarbeiteten Zylinderkopf, mussten die Zylinderkopfhaube, der Nockenwellentrager sowie
die Auslassnockenwelle neu gestaltet werden. Als Priméarinjektor wurde der Erdgasinjektor
zentral und der Dieselinjektor exzentrisch und leicht geneigt im Brennraum platziert. Um eine
moglichst optimale Kraftstoffverteilung sowie Gemischaufbereitung des Dieselziindstrahls zu
erzeugen, wurde die Diisengeometrie auf die geneigte Einbausituation angepasst. Zielsetzung
fiir die Neuauslegung war, die identen Strahlauftreffpunkte wie im Serienbetrieb mit zentralem
Injektor zu treffen. In Kombination mit dem Dieselinjektor CRI2-20 und der neu gestalteten
6-Loch-Diise mit asymmetrischem Spraybild ergaben sich reduzierte hydraulische Durchfliisse
von ca. 220 cm® in 30 Sekunden. Dadurch konnte die Kleinstmengenfihigkeit des Dieselein-
spritzsystems verbessert werden. Dennoch wurde die minimale Dieselmenge des Ziindstrahls
auf 1.5 mg pro Arbeitsspiel begrenzt.

4.4.4 Untersuchungen

Ausgangsbasis der experimentellen Grundsatzuntersuchungen war die Analyse und Bewer-
tung diverser Applikationsparameter. Dabei eréffneten sich dank der inneren Gemischbildung
neue Freiheitsgrade fiir die Brennverfahrensentwicklung. Mithilfe der in Kapitel 3.2 gezeigten
Entwicklungsmethodik konnten die wesentlichsten Einflussfaktoren schnell und effizient auf
das neue DF-Brennverfahren optimiert werden. Aufbauend auf diesen Ergebnissen wurde die
Betriebsstrategie fiir das DDI-Konzept erarbeitet. Fiir eine neutrale Bewertung des Ziindme-
chanismus erfolgte der direkte Vergleich zwischen dem Dieselziindstrahl und der konventio-
nellen Fremdziindung mittels Ziindkerze am identen Versuchstriger. Zudem wurde im Zuge
der experimentellen Untersuchungen der Einfluss unterschiedlicher Verdichtungsverhéltnisse
auf das DF-Brennverfahren bewertet. Ein wichtiger Meilenstein in der Entwicklung des DDI-
Konzeptes war die Analyse und Bewertung differierender Arten an Ladungsbewegungen. Dazu
wurde die Geometrie der Einlasskanile sowie der Kolben entsprechend auf die alternativen
Stromungsbedingungen im Zylinder angepasst. Abschlieftend erfolgten Untersuchungen zum
Thema Abgasnachbehandlung mit dem speziellen Fokus auf die katalytische Umsetzung der
unverbrannten CH4-Emissionen. Dazu wurde ein eigenes Bypasssystem am Motorpriifstand
integriert, welches im néchsten Unterkapitel vorgestellt wird. Sowohl die experimentellen als
auch die numerischen Untersuchungen zum DDI-Brennverfahren werden in den Kapiteln 5 und
6 umfangreich diskutiert.
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4.4 Dual-Fuel-Konzept mit innerer Gemischbildung

Dieselinjektor  Erdgasinjektor
Drucksensor

Dieselrail

Detail Brennraum

Erdgasinjektor Dieselinjektor

Zylinderkopfhaube  Einlassnockenwelle

Nockenwellentrager

Zylinderkopf Auslassnockenwelle

Abbildung 4.8: Ubersicht der Modifikationen fiir das DF-Konzept mit innerer Gemischbildung
(DDI) sowie einer Detailansicht des Brennraums
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4 Motorkonzepte und Priifstandsaufbau

4.5 Monovalentes Erdgaskonzept

Um die Potenziale des Dieselziindstrahls bewerten zu kénnen, wurde am selben Versuchstréger
der Betrieb mit einer konventionellen Fremdziindung mittels Ziindkerze realisiert. Wie in
Abbildung 4.9 dargestellt, wurde im Vergleich zum DDI-Konzept lediglich der Dieselinjektor
durch eine Ziindkerze ersetzt. Somit sind die restlichen Einflussfaktoren wie beispielsweise
die Lage des Erdgasinjektors, die Ladungsbewegung sowie die Gemischbildung zwischen den
Brennverfahren quasi ident.

Gespiegelte Ansicht

Dieselinjektor Zundkerze

Dual-Fuel
Direkteinblasung

Fremdzindung
Direkteinblasung

Abbildung 4.9: Gegeniiberstellung der Brennraumkonfiguration fiir die untersuchten Ziindmecha-
nismen Dieselziindstrahl und Funkenziindung

Neben einem Motorausschnitt zeigt Abbildung 4.10 eine Ubersicht iiber das monovalente
Erdgaskonzept. Nahere Details und Ergebnisse zu diesem Konzept bzw. der Vergleich zwischen
Dieselziindstrahl und Funkenziindung sind in der Publikation [70], in der Masterarbeit [56]
sowie in der Dissertation [22| beschrieben. Im weiteren Verlauf dieser Dokumentation wird auf
das monovalente Erdgasbrennverfahren nicht nidher eingegangen.
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4.5 Monovalentes Erdgaskonzept
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Vergleich Ziindkonzepte
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Abbildung 4.10: Ubersicht monovalentes Erdgaskonzept mit innerer Gemischbildung (Direkteinbla-

sung DI)
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4 Motorkonzepte und Priifstandsaufbau

4.6 Prufstandsaufbau

In direktem Zusammenhang mit qualitativen Messergebnissen steht ein sorgfaltiger Priif-
standsaufbau. Passend zu diesem Thema werden im Anschluss wichtige Punkte explizit be-
sprochen. Einen ersten Einblick iiber die implementierte Messtechnik und Sensorik zeigt Ab-
bildung 4.12. Auferdem sind im Anhang A.1 alle Messstellen, die wihrend der experimentellen
Versuche aufgezeichnet wurden, tabellarisch zusammengefasst.

4.6.1 Motorpriifstand

Ein wichtiger Meilenstein wéhrend des Forschungsvorhabens war der Aufbau und die Inbe-
triebnahme des Versuchstriagers am Motorpriifstand. Durch die geinderten Rahmenbedingun-
gen, die sich durch den Betrieb mit zwei unterschiedlichen Kraftstoffen am Motor ergeben,
musste diverse Priifstandsperipherie angepasst werden. Neben einer zusétzlichen Erdgasinfra-
struktur musste die Ansteuerung der Erdgasinjektoren am Priifstand implementiert werden.

Abbildung 4.11: Priifstandsaufbau mit Versuchstrager BMW B47C2000

In Abbildung 4.11 ist der Aufbau des Versuchstragers BMW B47C2000 am institutsinter-
nen Priifstand dargestellt. Um den Motor schwingungstechnisch vom restlichen Geb&dude zu
entkoppeln, wurde dieser auf einem elastischen Maschinenbett unter der Verwendung der
originalen Motorlager aufgebaut. Die Belastung des Motors erfolgte iiber eine Serienanord-
nung einer Wirbelstrombremse und einer Asynchronmaschine. Dieser sogenannte Tandemauf-
bau aus aktiver und passiver Belastungsmaschine ermdoglicht einen Vier-Quadranten-Betrieb
am Motorpriifstand. Die Verbindung zwischen Bremseinheit und Motor wurde mithilfe ei-
ner Gleichlaufgelenkwelle hergestellt, wodurch sowohl axiale als auch leichte Winkelversétze
ausgeglichen werden konnten. Um die Drehungleichférmigkeiten und die daraus resultieren-
den Drehmomentspitzen im Motorbetrieb reduzieren zu konnen, erfolgte der Aufbau inklusive
dem zum Versuchstriger passenden Zweimassenschwungrad und einem Ersatzgetriebe.
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Abbildung 4.12: Messstelleniibersicht BMW B47C2000
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4 Motorkonzepte und Priifstandsaufbau

Fiir die Herstellung moglichst realer und vor allem reproduzierbarer Betriebsbedingungen
am Priifstand wurden die diversen Betriebsmedien durch externe Anlagen konditioniert. Ne-
ben der gezielten Temperaturregelung von Kiihlmittel und Ladeluft wurde eine separate Ein-
richtung fiir die Konditionierung des Olkreislaufs installiert. Um Einfliisse des Generators auf
die Motorlast ausschliefsen zu kénnen, wurde der Motor elektrisch fremdversorgt.

Aufgrund der umfangreichen Messtechnik, die am Versuchstréger appliziert wurde, wird
nachfolgend nur eine unvollstédndige Aufzdhlung substanzieller Messgrofien angefiihrt:

e Hochdruckindizierung aller Zylinder (AVL GH13G bzw. AVL GH14DK) samt Nieder-
druckindizierung des vierten Zylinders im Saugrohr (Kistler 4045A5) und im Abgas-
kriitmmer (AVL GU21C)

e Optischer Winkelaufnehmer (AVL 365C) fiir die aufgeloste Bestimmung von Kurbelwin-
kelposition und Drehzahl

e Zyklusaufgeloste Messung des Drehmoments (HBM T40B) und des Stromprofils vom
Diesel- und Erdagsinjektor mittels Strommesszange (Chauvin Arnox E3N)

e Bestimmung von Druck und Temperatur diverser Medien

o Erfassung der Kraftstoffmassenstrome von Diesel (Emerson CMFS015) und Erdgas
(Emerson CMF010P) mittels Coriolis-Durchflussmessgeréten

e Messung der Abgaszusammensetzung mittels Abgasmessanlage (AVL Sesam 160), Rauch-
wertmessung (AVL 415S) und Partikelanzahl (AVL APC489)

e CO2-Messung im Saugrohr fiir die Bestimmung der AGR-Rate (AVL Sesam i60)

e Bestimmung des Luftverhéltnisses mittels Lambdasonde (Bosch A-Sonde LSU 4.9) und
Auswerteeinheit (ETAS Lambda Meter)

e Erfassung zahlreicher Messgrofien aus der Motorsteuerung (Luftmasse, Dieselraildruck,
usw.)

Zusétzlich zur zentralen Priifstandssteuerung und Echtzeitdatenerfassung aller relevanten
Messgroften mit der Software KS Tornado und der Aufzeichnung kurbelwinkelaufgeloster Mess-
grofen mittels AVL IndiCom erfolgte die Kommunikation sowie die Erfassung der diversen
Variablen aus der Motorsteuerung mithilfe des Programms INCA von ETAS. Die Verbindung
zum Entwicklungssteuergerit wurde iiber die Ethernet-basierte Steuergerdteschnittstelle ETK
hergestellt. Neben dem Lesezugriff auf diverse Motorparameter konnten alle fiir die Brennver-
fahrensentwicklung entscheidenden Aktuatoren iiber diese Schnittstelle angesteuert werden.

Ansteuerung Injektoren

Eine spezielle Herausforderung stellte die Koordination der Injektoren fiir Erdgas und Diesel
im DF-Betrieb dar. Abbildung 4.13 zeigt eine schematische Darstellung der Injektoransteue-
rung. Die Koordination des Dieseleinspritzsystems erfolgte iiber das Entwicklungssteuergerét
des Versuchstragers.
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Abbildung 4.13: Schematische Darstellung des Zusammenspiels zwischen Indizierung und Ansteue-
rung der Erdgas- bzw. Dieselinjektoren

Eine zentrale Rolle fiir die Ansteuerung der Erdgasinjektoren spielte das am Priifstand ein-
gesetzte Indiziersystem. Um die Lage der Einblasung wihrend des Arbeitsspiels exakt steu-
ern zu konnen, musste vorher die Zuordnung zum oberen Totpunkt (OT) hergestellt werden.
Durch die hochaufgeloste Aufzeichnung der Kurbelwinkelposition mithilfe des Winkelaufneh-
mers konnten die OT-Position sowie die Drehzahl direkt an die Engine Timing Unit (ETU)
weitergegeben werden. Mithilfe eines weiteren Priifstandsrechners wurden die applikativen
Parameter fiir die Erdgaseinblasung in selbiges eingespielt. Als Ausgangsgrofe folgte ein in-
vertiertes TTL-Signal, welches in einer nachfolgenden Leistungsendstufe in ein Stromprofil
umgewandelt wurde. Letzteres musste speziell auf die Erdgasinjektoren abgestimmt werden.

Dieser Priifstandsaufbau ermoglichte die unabhéngige applikative Steuerung aller beteiligter
Injektoren, wobei die Erdgasventile einzeln, jedoch die Dieselinjektoren nur als eine Gruppe
koordiniert werden konnten.
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4 Motorkonzepte und Priifstandsaufbau

Kraftstoffkonditionierung

Aufgrund der Verwendung zweier unterschiedlicher Kraftstoffe musste fiir die Konditionierung
sowohl fiir Diesel als auch fiir Erdgas separate Infrastrukturen am Priifstand installiert werden.
Im Anschluss wird lediglich die Aufbereitung von Erdgas anhand der schematischen Abbildung
4.14 néher erlautert. Fiir die Speicherung des komprimierten Erdgases wurden Biindel mit
12 Flaschen, je 50 Liter Volumen und 200 bar Speicherdruck verwendet, welche im zentralen
Gaslager an die Haustechnik angebunden waren. Von dort aus erfolgte die Verteilung des
Erdgases an den Motorpriifstand. Anschliekend wurde mit einem Membrandruckregler das
gewiinschte Druckniveau fiir die Erdgasinjektoren eingestellt. Um vor etwaigem Fehlbetrieb
geriistet zu sein, wurde am Priifstand eine umfangreiche Sicherheitsmatrix installiert. Diese
beinhaltet unter anderem das gezielte Abschalten der gesamten Erdgasversorgung im Falle
eines Not-Aus.

Erdgasbiindel
pCNG

T Haustechnik T

MV...Magnetventil HV...Handventil DV...Drosselventil
My l Prifstands- l
technik Wandplatte
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Abbildung 4.14: Ubersicht der Erdgasinfrastruktur am Priifstand P4

Die chemische Zusammensetzung wurde bereits in Kapitel 2.1.2 zusammengefasst. Wahrend
der gesamten Messkampagne wurde ausschlieflich Erdgas der Qualitatsstufe High (H-Erdgas)
verwendet. Um die einzelnen Komponenten im Erdgas bestimmen zu kénnen, erfolgte im Vor-
feld zu den experimentellen Untersuchungen die Analyse der Erdgasbiindel mittels instituts-
internem Gaschromatographen (Danalyzer Modell 500), welche im Anhang A.2 tabellarisch
zusammengefasst sind.
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4.6 Prifstandsaufbau

4.6.2 Bypasssystem fiir Katalysatoruntersuchungen

Fiir die gesamtheitliche Bewertung des DF-Brennverfahrens wurde das Forschungsvorhaben
mit experimentellen Untersuchungen zum Thema Abgasnachbehandlung abgeschlossen. Dabei
stand speziell die Konvertierung der unverbrannten CH4-Emissionen im Fokus der angestellten
Analysen. Um definierte und reproduzierbare Bedingungen {iber den Katalysator einstellen zu
koénnen, wurde der Priifstandsaufbau mit einem Bypasssystem erweitert, welches in Abbildung
4.15 dargestellt ist. Das Bypasssystem erméglichte das Einstellen des Lastpunktes und der
Betriebsbedingungen ohne dass der Katalysator mit Abgas beaufschlagt wurde. Zudem konnte
im Falle eines unvorhergesehenen Motorbetriebes schnell auf den Nebenpfad umgeschaltet
werden.

Detail Bypasssystem

Abbildung 4.15: Bypasssystem fiir die Untersuchung diverser Katalysatoren
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5 Experimentelle Untersuchungen

Die nachfolgenden Unterkapitel zeigen die im Rahmen dieser Arbeit durchgefiithrten expe-
rimentellen Untersuchungen zu den vorgestellten Dual-Fuel-Konzepten. Zunachst werden in
Kapitel 5.1 die Ergebnisse zum DF-Brennverfahren mit der dufseren Erdgasgemischbildung
dargestellt. Im Anschluss daran wird in Kapitel 5.2 das vorgestellte DF-Konzept mit der
direkten Erdgaseinblasung detailliert analysiert. Wahrend in Kapitel 5.3 das optimierte DDI-
Konzept mit konventionellen Brennverfahren verglichen wird, beschéftigt sich das Kapitel 5.4
abschlieftend mit Untersuchungen zum Thema Abgasnachbehandlung.

5.1 Dual-Fuel-Brennverfahren mit duBerer Gemischbildung

In der ersten Projektphase wurde der Versuchstrager B47C2000 mit iiberschaubarem Auf-
wand auf den kombinierten Betrieb mit Erdgas und Diesel modifiziert. Konkret mussten fiir
das Dual-Fuel-Konzept lediglich die Erdgasinjektoren in die Sauganlage integriert und eine An-
bindung an die Erdgasverteilung hergestellt werden. Somit konnte fiir diese Untersuchungen
der gesamte Grundmotor unverdndert belassen werden. Nachfolgend wird die Saugrohreinbla-
sung haufig mit der englischen Abkiirzung PFI (Port Fuel Injection) assoziiert.

[ Erdgaseinblasung M Dieseleinspritzung

Detail Brennraum

Zylinderdruck

Diesel

Erdgas

-360 -180 oT 180 360
Kurbelwinkel @ / °KW

Abbildung 5.1: Zylinderdruckverlauf sowie die Lage der Dieseleinspritzung und der Erdgaseinbla-

sung im DF-Betrieb mit dufierer Gemischbildung inklusive einer Detailansicht des
Brennraums

Neben der zeitlichen Lage von Dieseleinspritzung und Erdgaseinblasung zeigt Abbildung
5.1 eine Detailansicht des Brennraums. Fiir die sequentielle Erdgaseinblasung im Saugrohr
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5 Experimentelle Untersuchungen

wurden serienméfige Injektoren (Bosch NGI2) verwendet. In Abhéngigkeit von der Einblase-
lage wiahrend des Ladungswechsels kann die Homogenisierung im Verlauf der Gemischbildung
signifikant beeinflusst werden. Prinzipiell gelten fiir die Saugrohreinblasung folgende Rahmen-
bedingungen:

e Eine vorgelagerte Einblasung in die ruhende Luftsdule (geschlossene Einlassventile) ver-
langert die Gemischbildungszeit.

e Eine saugsynchrone Einblasung in die bewegte Luftsiule (offene Einlassventile) verkiirzt
die Gemischbildungszeit.

e Das Ende einer zyklussynchronen Einblasung (EOIng) wird durch den Schliefizeitpunkt
des Einlassventils (ES) bestimmt.

Die Dieselinfrastruktur, bestehend aus der Hochdruckpumpe (CP4.1) und den Injektoren
(CRI2-20), konnte unverandert vom Versuchstriager ibernommen werden. Durch den quasi
uneingeschriankten Zugriff auf die Motorsteuerung konnten alle relevanten Applikationspara-
meter fiir die Dieseleinspritzung frei parametriert werden. An dieser Stelle sei noch einmal
betont, dass die Verbrennungslage direkt mit der Dieseleinspritzung im Bereich des oberen
Totpunktes (ZOT) gesteuert wurde. Somit war das Ziindverhalten des Dieselkraftstoffes ab-
héngig von den Selbstziindungsbedingungen im Brennraum, welche priméar durch die ther-
modynamischen Zustandsgréfsien Temperatur und Druck sowie durch die Ziindwilligkeit des
Kraftstoffes bestimmt werden.

Am Beginn werden die Ergebnisse zu den Grundsatzuntersuchungen mit speziellem Fo-
kus der Darlegung des Ursprungs der unverbrannten HC-Emissionen analysiert. Auf Basis
dieser Erkenntnisse werden die Betriebsstrategie und die Einsatzmoglichkeiten fiir dieses DF-
Brennverfahren diskutiert. Anschlieffend werden die Analysen auf die Bewertung des Volllast-
potenzials und des Klopfverhaltens ausgeweitet. Abschliefend folgt die Zusammenfassung der
wichtigsten Erkenntnisse zu diesem DF-Konzept.

5.1.1 Grundsatzuntersuchungen

Im Rahmen der Grundsatzuntersuchungen werden die Einfliisse diverser Applikationsparame-
ter auf das Brennverfahren analysiert. Die wichtigsten Einflussgréffen und deren Variationsbe-
reich sind in Tabelle 5.1 zusammengefasst. Fiir einige Parameter konnen keine quantitativen
Zahlenwerte fiir den Versuchsraum angegeben werden, da diese von mehreren anderen Rand-
bedingungen abhéngen. Beispielsweise richtet sich der maximale energetische Erdgasanteil in
einem Lastpunkt nach der minimal absetzbaren Dieselmenge. Die Beschreibung der diversen
Einflussgrofien und die Rahmenbedingungen fiir den Variationsbereich werden separat in den
nachfolgenden Unterkapiteln erlautert.
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5.1 Dual-Fuel-Brennverfahren mit dufserer Gemischbildung

Tabelle 5.1: Variierte Parameter in den Grundsatzuntersuchungen

Parameter Variationsbereich
energetischer Erdgasanteil in % 0/max®
Saugrohrdruck in bar min/max’
AGR-Rate in % 0/max’

50 %-Umsatzpunkt in °\KW nZOT min/max®
Drallklappenposition in % 0 — 100
Dieselraildruck in bar 400 — 1000

% abhéingig von der minimalen Dieselmenge
® abhingig von den restlichen Betriebsparametern

Variation des energetischen Erdgasanteils

Der energetische Erdgasanteil xnyg wurde bereits in Kapitel 2.5 definiert und beschreibt im
Wesentlichen die energetische Gemischzusammensetzung zwischen Erdgas und Diesel im DF-
Betrieb. Im direkten Zusammenhang mit dieser Groke steht die COo-Einsparung, welche zu
Beginn des Forschungsvorhabens als iibergeordnetes Ziel definiert wurde. Wahrend der ersten
Untersuchungen stellte sich eine ganz grundlegende Frage:

Wie verdndert sich das Brennverfahren ausgehend vom reinen Dieselbetrieb, wenn sukzessive
der Erdgasanteil erhéht wird?

Um Antworten auf diese Frage zu erhalten, wurde in allen untersuchten Lastpunkten aus-
gehend vom reinen Dieselbetrieb unter konstanten Rahmenbedingungen, welche in Tabelle 5.2
zusammengefasst sind, eine Variation des Erdgasanteils durchgefiihrt. Nachfolgend werden die
Ergebnisse in den Lastpunkten 1750 /5 und 1750 / 15 analysiert.

Tabelle 5.2: Applikationsparameter fiir die Variation des Erdgasanteils

Parameter 1750 /5 1750 /15
energetischer Erdgasanteil in % 0—280 0—-90
Saugrohrdruck in bar 1.2 2.0
AGR-Rate in % 0 0

50 %-Umsatzpunkt in °"KW nZOT 10.0 13.5
Drallklappenposition in % 55 0
Dieselraildruck in bar 400 400
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 360 360

Stellvertretend fiir den hoheren Lastbereich werden zunéchst die Ergebnisse im Betriebs-
punkt 1750 / 15 diskutiert. In den ersten Messungen wurde auf den Einsatz von AGR bewusst
verzichtet, um einzelne Effekte der Erdgasbeimischung besser herausarbeiten zu kénnen. Ne-
ben den Parametern Ladedruck und 50 %-Umsatzpunkt orientierte sich die Drallklappenpo-
sition vorerst am Basisdieselbetrieb. Wie bereits mehrmals in dieser Arbeit betont, wurde
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im Vergleich zum Serienmotor der Dieseleinspritzdruck deutlich reduziert. Zum Zweck einer
guten Homogenisierung erfolgte der Beginn der Erdgaseinblasung in die Ansaugkanéle bereits
360 "KW vor ZOT.

Abbildung 5.2 zeigt eine Ubersicht der erhaltenen Messergebnisse im Lastpunkt 1750 / 15.
Beginnend vom Wirkungsgrad iiber die Emissionen bis hin zu charakteristischen Kenngréfsen
aus der Indizierung sind alle Diagramme iiber den energetischen Erdgasanteil xng dargestellt.
Jeweils links in jeder Darstellung ist der reine Dieselbetrieb separat markiert. Am anderen
Ende ist der maximale energetische Erdgasanteil durch die minimal absetzbare Dieselmenge
limitiert. Der Verlauf des indizierten Wirkungsgrades 7; wird mit zunehmendem Erdgasanteil
durch den Anstieg der unverbrannten HC- und CO-Emissionen negativ beeinflusst. Die Zu-
nahme dieser Schadstoffkomponenten kann auf das sehr magere Erdgas-Luftgemisch zuriickge-
fiihrt werden. Wahrend und kurz nachdem der Dieselziindstrahl in den Brennraum eingespritzt
wird, findet ein Ubergang von reinem Kraftstoff direkt im Dieselspray (Aokal — 0) zum mageren
Erdgas-Luftgemisch (Ajora1 = Ang) statt. Aufgrund des zu mageren Luftverhéltnisses infolge
des geringen Erdgasanteils verbrennt zunéchst lediglich das Erdgas direkt um den Dieselspray.
Mit zunehmender Entfernung vom Ziindstrahl erlischt die Flammenfront, wodurch weite Be-
reiche des homogenen Erdgas-Luftgemischs unverbrannt im Brennraum zuriickbleiben. Eine
detaillierte Beschreibung dieser Modellvorstellung folgt im Rahmen dieses Unterkapitels. Na-
turgeméf sinkt mit steigendem Subsitutionsgehalt das Luftverhédltnis Anyg kontinuierlich. Ab
einem Erdgasanteil von ca. 70 % reduziert sich der energetische Anteil an unverbrannten HC-
und CO-Emissionen (A(,y) aufgrund dessen, dass sich das Erdgas-Luftgemisch rund um den
Dieselziindstrahl ebenfalls innerhalb der Ziindgrenzen befindet. In diesem Bereich steigt der
indizierte Wirkungsgrad n; wieder an. Dies ldsst sich nicht ausschliefslich auf die Reduktion der
HC- und CO-Emissionen zuriickfithren. Primér kann der Anstieg des Wirkungsgrades durch
die immer kiirzer werdende Brenndauer argumentiert werden. Durch die schnellere Kraft-
stoffumsetzung steigen die Temperaturen im Brennraum sowie konsequenterweise auch die
NOy-Emissionen an. Im Hinblick auf die Verbrennungsstabilitdt COV,;, welche anhand der
zyklischen Schwankungen des indizierten Mitteldrucks wahrend einer Messung charakterisiert
wird, sind im DF-Betrieb dieseldhnliche Werte erreichbar. Aufgrund des zunehmenden Erd-
gasanteils verschiebt sich das Brennverfahren von der nicht-vorgemischten Dieselverbrennung
zunehmend zu einer homogenen Flammenfrontverbrennung. Diese Tatsache dufsert sich in der
Reduktion der Rufsemission. Fiir die Bewertung der COs-Emissionen abseits der restlichen
Abgaskomponenten werden diese aus der vollstdndigen Verbrennung unter Beriicksichtigung
der realen Kraftstoffzusammensetzungen berechnet. Im konkreten Lastpunkt 1750 / 15 ergibt
sich iiber der Messreihe ein COs-Vorteil fiir das DF-Brennverfahren von ca. 23 % gegeniiber
dem reinen Dieselbetrieb. Aufgrund der notwendigen Dieselmenge fiir die Ziindung kann das
CO,-Grenzpotenzial von knapp 25 % im DF-Betrieb nicht erreicht werden.

Passend zu den beschriebenen FErgebnissen sind in Abbildung 5.3 charakteristische Kenn-
grofen aus der Indizierung fiir den Diesel- und den DF-Betrieb dargestellt. Aufgrund des
geringen Einspritzdrucks von 400 bar muss der Injektor im reinen Dieselmodus sehr lange
angesteuert werden, um die bendtigte Kraftstoffmenge absetzen zu kénnen. Zudem muss der
Spritzbeginn deutlich frither stattfinden, um einen konstanten 50 %-Umsatzpunkt garantieren
zu kénnen. Eine Frithverstellung bedeutet wiederum die Verringerung der thermodynamischen
Zustandsgrofen Druck und Temperatur. In Kombination mit der verminderten Qualitdt der
Gemischaufbereitung durch den geringen Einspritzdruck steigt der Ziindverzug deutlich an. Im
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DF-Betrieb (xng =90 %) ist ein quasi symmetrischer Heizverlauf, der jenem eines konventio-
nellen Ottomotors dhnelt, erkennbar. Angesichts der geringen Dieselmenge (4.6 mg/Zyk) und
des homogenen Erdgas-Luftgemischs (Ang =1.65) ist das DF-Brennverfahren von der klas-
sischen Flammenfrontverbrennung dominiert. Durch den Mehrlochdieselinjektor werden in
Summe sieben Ziindstrahlen im Bereich des oberen Totpunktes eingebracht. Ausgehend von
diesen Ziindquellen breitet sich die Flamme tiber den gesamten Brennraum aus. Demzufolge
kann die Brenndauer im DF-Betrieb im Vergleich zu konventionellen Brennverfahren deutlich
reduziert werden. Dieser Sachverhalt wird durch die dargestellten Heizverldufe bestétigt.

160 Dual-Fuel: NG-PFI
_ 120 1750/ 15
3
3 80 DF:  X\g=90%
40 — —— Diesel: Xuc=0%

Or 1120

Yo}
o

w (o))
o o
dQ,/d@/ /"KW

o

Diesel

Einspr

—~——
i

-40 -20 0 20 40 60
Kurbelwinkel @/ °KW

Abbildung 5.3: Vergleich Indizierdaten zwischen DF- (xng = 90 %) und Dieselbetrieb (xng = 0%)
im Lastpunkt 1750 / 15

Représentativ fiir den unteren Lastbereich werden in Abbildung 5.4 die Ergebnisse im Be-
triebspunkt 1750 /5 dargestellt. Wesentliche Applikationsparameter fiir diese Messreihe wie
beispielsweise die AGR-Rate oder der gewéhlte 50 %-Umsatzpunkt sind wiederum in Tabelle
5.2 angefiihrt. Ident zu den vorherigen Ergebnissen wird der reine Dieselbetrieb explizit in
den Diagrammen eingezeichnet. Ein erster Blick auf den indizierten Wirkungsgrad n; zeigt
einen negativen Zusammenhang mit dem energetischen Substitutionsgehalt yng. Die Erkla-
rung dafiir findet sich im darunterliegenden Diagramm. Durch den drastischen Anstieg der
Abgaskomponenten HC und CO erhdht sich in logischer Folge auch die Anteile der unvoll-
standigen Verbrennung A(,v. Die Ursache fiir diesen Sachverhalt kann mithilfe des Luft-
verhéltnisses Ang infolge der Erdgaseinblasung argumentiert werden. Ausgehend von einem
ungedrosselten Betrieb sinkt mit zunehmendem Erdgasanteil das Luftverhéltnis Ayg kontinu-
ierlich ab. Im Gegensatz zum vorherigen Lastpunkt 1750 / 15 sinkt die angesaugte Luftmasse
nicht im selben Mafse wie die eingebrachte Kraftstoffmenge. Deshalb ist es selbst bei ho-
hen Substitutionsraten nicht mdéglich, das Luftverhéltnis Axg innerhalb der Ziindgrenzen zu
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verschieben. Somit erlischt die Flammenfront auferhalb des Dieselsprays und der Kraftstoff
verbleibt unverbrannt im Brennraum. Eine detailliertere Beschreibung dieser Zusammenhénge
folgt im direkten Anschluss an dieses Unterkapitel. Der Anstieg der Brenndauer kann ebenfalls
aus diesen Uberlegungen abgeleitet werden. Ausgehend von der nicht-vorgemischten Diesel-
verbrennung nimmt der Anteil der vorgemischten Flammenfrontverbrennung mit steigendem
Erdgasanteil zu. Aufgrund des sehr mageren Luftverhédltnisses Axg um den Dieselziindstrahl
kommt es zuerst zu einer langsamen Flammenausbreitung im Ubergangsbereich, bevor die
Flamme im Fernbereich génzlich erlischt. Durch dieses Zusammenspiel verschlechtert sich
auch die Verbrennungsstabilitdt COV,; stetig. Ein Blick auf die NOy-Emissionen zeigt, dass
die Entstehung dieser Abgaskomponente iiberwiegend in der Ubergangszone zwischen Diesel
und Erdgas stattfindet. Dies kann dadurch erklart werden, dass zum einen die NOy-Emissionen
im reinen Dieselbetrieb geringer sind und zum anderen im DF-Betrieb sich ein sehr mageres
Erdgas-Luftgemisch im Brennraum befindet, welches nur zum Teil von der Flamme erfasst
wird. Im Hinblick auf die Ruffemissionen sind die identen Zusammenhénge wie im vorherigen
Lastpunkt giiltig. Eine Reduzierung der nicht-vorgemischten Dieselverbrennung dufiert sich in
geringeren Rufiemissionen. Angesichts der dargestellten Ergebnisse ergibt sich fiir dieses DF-
Konzept selbst bei hohen Substitutionsraten kein nennenswerter COs9-Vorteil gegeniiber dem
Dieselbetrieb. Wird das Treibhauspotenzial der unverbrannten CH4-Emissionen ohne Abgas-
nachbehandlung in der CO9-Bilanz beriicksichtigt, ergeben sich schlussendlich sogar deutliche
Nachteile fiir dieses DF-Konzept.

In Abbildung 5.5 sind die indizierten Messdaten fiir die beiden Betriebsmodi dargestellt.
Gut zu erkennen ist der klassisch asymmetrische Heizverlauf im Dieselbetrieb, welcher sich
aus einem steilen Brennbeginn und einer mischungskontrollierten Hauptverbrennung zusam-
mensetzt. Der ausgeprigte Verbrennungsstofs in der ersten Phase der Umsetzung ist auch
im DF-Betrieb (xng = 80%) gut wiederzuerkennen. Der wihrend des Ziindverzugs aufbe-
reitete Dieselanteil interagiert mit dem umgebenden Erdgas-Luftgemisch in einer schnellen
und intensiven Umsetzung am Brennbeginn. Nach dem Verbrennungsstof wird das nicht vom
Dieselspray erfasste magere Erdgas-Luftgemisch in einer verschleppten Verbrennung teilweise
umgesetzt, bis schlussendlich die Flammenfront in den Randzonen erlischt.

Zusammenfassend ergeben die ersten Untersuchungen, dass ein DF-Betrieb mit &ufserer
Erdgasgemischbildung im hohen Lastbereich einige Potenziale bietet. Speziell hinsichtlich der
angestrebten COs-Reduzierung bestétigen die Ergebnisse die Erwartungen. Im Gegensatz da-
zu zeigen sich im Bereich niedriger Lasten einige Schwierigkeiten in der Umsetzung des DF-
Brennverfahrens. Speziell die hohen HC-Emissionen, welche sich zu iiber 90 % aus CHy zu-
sammensetzen, stellen das Hauptproblem des DF-Konzeptes dar. Aufgrund der Bedeutsamkeit
wird im néchsten Unterkapitel der Ursprung der HC-Emissionen detaillierter analysiert.
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Abbildung 5.5: Vergleich Indizierdaten zwischen DF- (xyng = 80 %) und Dieselbetrieb (xyng = 0%)
im Lastpunkt 1750 /5

Detaillierte Analyse der HC-Emissionen

Angesichts der beschriebenen Zusammenhénge wird die DF-Verbrennung detaillierter unter-
sucht. Eine zentrale Rolle spielen dabei die hohen HC-Emissionen, welche speziell im unteren
Lastbereich massiv ansteigen. Um die Problematik besser visualisieren zu kénnen, werden in
Abbildung 5.6 die Ergebnisse aus drei verschiedenen Betriebspunkten gegeniibergestellt. Ne-
ben den bereits beschriebenen Beziehungen in den Lastpunkten 1750 /5 und 1750 /15 wird
zusétzlich der Betriebspunkt 1500 / 3 in die Analyse miteinbezogen. Die Diagramme am oberen
Seitenrand zeigen die Verldufe des Luftverhéltnisses Ang infolge der Erdgaseinblasung sowie
die HC-Emissionen in Abhéngigkeit des energetischen Erdgasanteils im DF-Betrieb. Aufgrund
der Qualitédtsregelung des Dieselmotors sinkt mit abnehmender Last die eingespritzte Die-
selmenge nicht im gleichen Maf wie die angesaugte Luftmasse. Wird nun der Dieselanteil
sukzessive durch Erdgas substituiert, sinkt das Luftverhéltnis Ang des angesaugten Erdgas-
Luftgemischs. Der maximale Erdgasanteil wiahrend der Verbrennung im jeweiligen Lastpunkt
ist durch die minimale Menge des Dieseleinspritzsystems limitiert. Ein Vergleich mit der obe-
ren Ziindgrenze fiir CHy von ca. 2.0 zeigt, dass im Gegensatz zum Betriebspunkt 1750 /15
in beiden Lastpunkten aus dem unteren Kennfeldbereich (1500 /3 und 1750 /5) selbst bei
hohen Substitutionsraten kein ziindfahiges Erdgas-Luftgemisch im Brennraum erreicht wird.
Aufserdem zeigen die Auswertungen, dass sich das Luftverhéltnis Axg mit abnehmender Last
im ungedrosselten Motorbetrieb immer weiter von der oberen Ziindgrenze entfernt.
Zusatzlich zu den bereits diskutierten Ergebnissen zeigt Abbildung 5.6 die Modellvorstel-
lung iiber die Interaktion zwischen Dieselziindstrahl und dem homogenen Erdgas-Luftgemisch.
Im zweiten Diagramm von oben sind die Verlaufe des lokalen Luftverhéltnisses Ajgia fiir einen
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energetischen Erdgasanteil von 80 % in den untersuchten Lastpunkten ersichtlich. Im Detail
zeigt das Diagramm die Mikromischung zwischen den beiden Kraftstoffen kurz nachdem der
Dieselspray in den Brennraum eingespritzt wurde. Dabei findet ein Ubergang von reinem
Kraftstoff im Zentrum des Dieselziindstrahls (Ajgka; = 0) hin zum Luftverhéltnis des umgeben-
den homogenen Erdgas-Luftgemischs (Aoka1 = Ang) statt. Nachfolgend werden die einzelnen
Phasen der Verbrennung genauer beschrieben.

62

(1 Nachdem der ziindwillige Dieselkraftstoff in den Brennraum eingespritzt wird, folgt

wahrend des physikalischen Ziindverzuges der primére und sekundére Strahlzerfall, die
Verdampfung sowie die anschliefende Gemischbildung mit dem umliegenden homogen
verteilten Erdgas-Luftgemisch. Wahrend des chemischen Ziindverzugs werden in Vor-
reaktionen diverse Ziindradikale (z. B. OH) gebildet, welche den Ausgangspunkt eines
Ziindkerns darstellen. Meist bilden sich diese Zonen im Randbereich des Dieselsprays,
weil sich das lokale Luftverhéltnis Ajga) innerhalb der Dieselziindgrenzen befindet. Um
den Dieselziindstrahl kénnen sich mehrere Ziindquellen gleichzeitig ausbilden, wodurch
speziell die erste Phase der Verbrennung profitiert. Der A-Gradient im Nahbereich der
Diffusionszone wird durch das umliegende Erdgas-Luftgemisch beeinflusst. Je geringer
das Hintergrundluftverhéltnis Ang ist, desto grofer ist der Gradient in diesen Zonen.
Dadurch entfernt sich der Selbstziindungsbereich weiter weg vom Zentrum des Diesel-
ziindstrahls.

Diese Phase des DF-Brennverfahrens ist gepriagt vom Ubergang der Verbrennung von
den nicht-vorgemischten Dieselzonen zum homogen vorgemischten Erdgas-Luftgemisch
im restlichen Brennraum. In diesem Bereich schliefsen sich die einzelnen Ziindkerne eines
Ziindstrahles zu einer gesamtheitlichen Flammenfront zusammen.

Chronologisch folgt die klassische Flammenfrontverbrennung im restlichen Brennraum.
Neben der Flammenfrontgeschwindigkeit beeinflusst das Luftverhéltnis Ang entschei-
dend die Vollstandigkeit der Erdgasverbrennung. Im Lastpunkt 1500 /3 zeigt sich die-
se Abhéangigkeit besonders drastisch. Im ungedrosselten Motorbetrieb kann selbst bei
hohen Substitutionsraten kein ziindfahiges Erdgas-Luftgemisch erreicht werden. Somit
kommt es im Fernbereich des Dieselziindstrahles zum Erléschen der Flammenfront. Da-
durch verbleibt das nicht von der Verbrennung erfasste Erdgas unverbrannt im Brenn-
raum zuriick. Werden die HC-Emissionen detaillierter quantifiziert, so ergeben sich im
Lastpunkt 1500 /3 knapp 80 g/kWh. Wird die energetische Summe aller unverbrannten
Emissionskomponenten A,y betrachtet, finden sich ca. 28 % der eingebrachten chemi-
schen Kraftstoffenergie im Abgas wieder. Im Betriebspunkt 1750 / 15 ist der Verlauf des
lokalen Luftverhéltnisses Ajoka1 innerhalb der Ziindgrenzen von Erdgas. Dadurch kénnen
die HC-Emissionen deutlich reduziert werden. Durch die relativ lange Gemischbildungs-
zeit befindet sich selbst im Bereich des Feuersteges ein homogenes Erdgas-Luftgemisch.
Um einen notwendigen Temperaturgradienten zwischen Quetschfliche und ersten Kol-
benring zu erhalten, ist die Feuerstegh6he beim verwendeten Aluminiumkolben, typisch
fiir einen Dieselmotor, verhéltnisméfig hoch ausgefiihrt. In diesem engen Spalt kann die
Flamme das Erdgas-Luftgemisch nur unvollstindig erfassen, weshalb ein grofer Anteil
der HC-Emissionen in diesem Bereich gebildet wird. Dieser Zusammenhang wurde in
der Literatur [44] in &hnlicher Form dokumentiert.
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Wird an dieser Stelle ein kurzes Resiimee aus den ersten Untersuchungen gezogen, so zeigt
sich, dass ein DF-Betrieb in Kombination mit der duferen Erdgasgemischbildung im unte-
ren Lastbereich ohne zusdtzliche Mafnahmen aufgrund der massiven HC-Emissionen nicht
umsetzbar ist. Ursprung der unverbrannten Abgaskomponenten ist das zu magere Erdgas-
Luftgemisch, welches sich mit abnehmender Last im ungedrosselten Motorbetrieb kontinu-
ierlich weiter von der oberen Ziindgrenze entfernt. Im Gegensatz dazu konnen die Potenziale
des DF-Konzeptes speziell hinsichtlich der COs-Emissionen im hoheren Lastbereich aufgezeigt
werden.

In Anbetracht der Bedeutsamkeit des niedrigen Lastbereichs im Pkw-Sektor miissen die
HC-Emissionen drastisch reduziert werden, um auch in diesem Kennfeldbereich ein positi-
ves COqo-Ergebnis erreichen zu kénnen. Dazu muss in erster Linie der Verlauf des lokalen
Luftverhéltnisses iiber den gesamten Brennraum unterhalb der oberen Ziindgrenze verscho-
ben werden. Um das Luftverhéltnis Axg absenken zu kénnen, werden folgende Mafnahmen
untersucht:

e Reduzierung des Saugrohrdrucks bzw. Ladedrucks im unteren Kennfeldbereich, um die
Fiillung zu reduzieren.

e Die angesaugte Luftmasse durch riickgefiihrtes Abgas (AGR) substituieren.

Im Anschluss werden die Auswirkungen der beiden angefiihrten Mafsnahmen im Betriebspunkt
1750 / 5 beschrieben. Die wichtigsten Applikationsparameter fiir die Variationen sind in Ta-
belle 5.3 angefiihrt. Die gezeigten Zusammenhénge wurden in &hnlicher Form in [71] verof-
fentlicht.

Tabelle 5.3: Applikationsparameter fiir die Variation des Saugrohdruckes sowie der AGR-Rate im
Lastpunkt 1750 / 5

Variation

Parameter Saugrohdruck AGR-Rate
energetischer Erdgasanteil in % 85 80
Saugrohrdruck in bar 0.7—-1.0 1.2
AGR-Rate in % 0 0—40
50 %-Umsatzpunkt in °"KW nZOT 11.0 10.0
Drallklappenposition in % 55 55
Dieselraildruck in bar 400 400
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 360 360

Variation des Saugrohrdrucks

Durch das sogenannte Drosseln der Ansaugluft wird der Druck im Saugrohr reduziert, wodurch
in weiterer Folge weniger Luftmasse in den Brennraum stromt. Bei einer konstant eingebrach-
ten Erdgasmasse verringert sich dadurch das Luftverhéltnis Axg. Essentielle applikative Rah-
menbedingungen fiir die Untersuchungen sind in Tabelle 5.3 vermerkt. Durchgefiihrt wurde die
Versuchsreihe mit einem energetischen Erdgasanteil von 85 % und einem 50 %-Umsatzpunkt
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von 11 KW nZOT. Warum speziell der zuletzt genannte Parameter wichtig fiir diese Varia-
tion ist, wird im Laufe der Analyse genauer beschrieben. In Abbildung 5.7 sind wesentliche
Ergebnisse dieser Versuchsreihe dargestellt. Erkennbar ist der quasi lineare Zusammenhang
zwischen dem Saugrohrdruck und dem Luftverhédltnis Ang. Als direkte Folge daraus kénnen
die unverbrannten Emissionsbestandteile (HC und CO) massiv reduziert werden. Wie in den
vorherigen Kapiteln beschrieben, ldsst sich dies auf die Reduktion des Luftverhéltnisses Axg
zuriickfithren. Aufserdem steigt mit abnehmendem Saugrohrdruck die Verbrennungstempera-
tur im Brennraum an, wodurch die NOy-Emissionen ebenfalls stetig ansteigen. An dieser Stelle
sei erwahnt, dass ein stochiometrisches Luftverhéltnis infolge der Erdgaseinblasung (Ang = 1)
nur bei einem globalen Luftverhéltnis A <1 moglich ist. Obwohl die energetischen Verluste
durch die unvollstdndige Verbrennung A,y mit sinkendem Saugrohrdruck abnehmen, iiber-
kompensieren die Ladungswechselverluste diesen Vorteil, sodass im Endeffekt der indizierte
Wirkungsgrad n; iiber die Versuchsreihe abnimmt. Direkt an diesen Sachverhalt gekoppelt ist
der Verlauf der CO2-Emissionen. Bei einem konstanten energetischen Erdgasanteil sind diese
direkt mit dem Wirkungsgrad verbunden. Infolge der Ansaugluftdrosselung verringert sich das
Druckniveau im Brennraum wéhrend des Ladungswechsels und damit in weiterer Folge auch
Druck und Temperatur im ZOT. Die beiden thermodynamischen Zustandsgréfen beeinflussen
direkt die Selbstziindungsbedingungen des Dieselziindstrahls. Die nachfolgende Abbildung 5.8
zeigt Ergebnisse aus Untersuchungen in einem Stofswellenrohr. Dabei wurde die Abhéngigkeit
des Ziindverzugs von Temperatur und Druck fiir den Kraftstoff n-Heptan experimentell un-
tersucht [14]. Aufgrund dessen, dass handelsiiblicher Dieselkraftstoff aus einer Vielzahl von
Komponenten besteht, deren einzelnen Bestandteile wiederum stark schwanken kénnen, wer-
den in der Grundlagenforschung héufig Modellkraftstoffe verwendet. Aus den gezeigten Zusam-
menhdngen kann abgeleitet werden, dass der Ziindverzug mit geringeren Temperaturen und
Driicken ansteigt. Diese Korrelation zeigt sich auch in den dargestellten Messergebnissen. Die
Reduzierung des Saugrohrdrucks hemmt die Selbstziindung des Dieselziindstrahls und fiihrt so
zu ldngeren Ziindverzugszeiten. Aus diesem Grund muss die Dieseleinspritzung immer weiter
vor ZOT verschoben werden, um den 50 %-Umsatzpunkt konstant halten zu konnen. Dadurch
reduzieren sich wiederum Temperatur und Druck zum Einspritzzeitpunkt, wodurch der Ziind-
verzug iiber diese Versuchsreihe {iberproportional ansteigt. Durch diese Zusammenhénge ist
der minimale Saugrohrdruck durch die konstante Verbrennungslage beschrankt. Wird keine
Riicksicht auf den 50 %-Umsatzpunkt genommen, kann die Variation weiter fortgefiithrt wer-
den, bis schlussendlich keine stabile Selbstziindung des Dieselziindstrahles mehr eintritt. Diese
beschriebenen Interaktionen sind von allgemeiner Giiltigkeit und in derselben Art und Weise
auch in den restlichen Betriebspunkten wirksam. Aufferdem muss an dieser Stelle betont wer-
den, dass ein stochiometrischer DF-Betrieb (A=1) im unteren Lastbereich aufgrund dieser
Zusammenhénge nicht realisierbar ist.

In Abbildung 5.9 sind die Ergebnisse aus der Indizierung dargestellt. Exemplarisch werden
die Verldufe der beiden Extrempunkte mit maximalem und minimalem Saugrohrdruck gezeigt.
Wiederum gut ersichtlich ist der deutliche Unterschied hinsichtlich des Ziindverzuges, welcher
mit abnehmendem Saugrohrdruck iiberproportional ansteigt. Die Gegeniiberstellung der Heiz-
verliufe zeigt einen Ubergang von einer asymmetrischen zu einer quasi symmetrischen Ener-
giefreisetzung. Neben einem intensiveren Brennbeginn fiihrt das magere Erdgas-Luftgemisch
(Ang = 2.1) infolge des hohen Saugrohrdrucks (psaug = 1.0 bar) zu einer unvollsténdigeren und
verschleppteren Verbrennung. Im Gegensatz dazu vergroftert sich der vorgemischte Dieselan-

66



5.1 Dual-Fuel-Brennverfahren mit dufserer Gemischbildung

T/K
1200 1000 900 800 700
100 T T T T T T T T n_Heptan
A=1
10 Experiment
g = p=3bar
g a p=13bar
o0 e p=40bar
N 1
g Num. Approximation
S —p=3bar
N
01 —=—p=13bar
— - p=40bar
,
0.01 08 09 10 11 12 13 14 15
_ 1000/
T /K

Abbildung 5.8: Ziindverzugszeit in Abhéngigkeit von Temperatur und Druck fiir n-Heptan, [14]

teil im gedrosselten Betrieb (pgaug =0.7bar) aufgrund der langeren Ziindverzugszeiten. In
Kombination mit dem geringeren Luftverhéltnis (Axg = 1.1) erfolgt dadurch ein beinahe sym-
metrischer Heizverlauf, der mit jenem eines konventionellen Ottomotors vergleichbar ist.

Variation der AGR-Rate

Im néchsten Schritt der Untersuchungen wird der Einfluss von riickgefithrtem Abgas (AGR)
auf das DF-Brennverfahren erlautert. Wichtige applikative Rahmenbedingungen fiir diese Ver-
suchsreihe sind wiederum in Tabelle 5.3 angefiihrt. Durch den uneingeschrinkten Zugriff auf
das Steuergerédt des Versuchstragers konnte der externe AGR-Pfad frei parametriert werden.
Beim ausgefiihrten Hochdruck-AGR resultiert die riickgefithrte Abgasmasse aus dem Spiilge-
félle zwischen der Auslass- und Einlassseite des Motors sowie aus der Stellung des AGR-Ventils.
In Grenzféllen kann die notwendige Druckdifferenz mithilfe der Drosselklappe im Ansaugsys-
tem eingestellt werden. Zudem kann der AGR-Kiihler iiber einen Bypass umgangen werden.
Dadurch gelangt ungekiihltes bzw. heiffes AGR in das Saugrohr, wodurch sich die Tempera-
tur des angesaugten Gemisches erhoht. Beispielsweise fiihrt diese Mafnahme im Kaltstart zu
einem schnelleren Aufheizen des Abgasnachbehandlungssystems.

In Abbildung 5.10 sind die Ergebnisse der AGR-Variation im Lastpunkt 1750 /5 ersichtlich.
Durch das riickgefiihrte Abgas verringert sich die angesaugte Luftmasse, womit sich in wei-
terer Folge das Luftverhéltnis Axg reduziert. Direkt daran gekoppelt sind die HC- und die
CO-Emissionen, welche mit zunehmender AGR-Rate linear abnehmen. Durch die Reduktion
der Produkte aus der unvollstdndigen Verbrennung A(,v steigt der indizierte Wirkungsgrad
7; iiber der Messreihe an. Durch den héheren Anteil an Inertgas in der Zylinderfiillung vergro-
Bert sich die spezifische Warmekapazitat. Daraus resultiert eine geringere Massenmitteltem-
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Abbildung 5.9: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche Saugrohrdriicke (yng = 85 %) im Last-
punkt 1750 /5

peratur wahrend der Verbrennung, wodurch die thermisch gebildeten NOy-Emissionen mit
steigender AGR-Rate reduziert werden. Ein weiterer Effekt der AGR-Beimischung fithrt zu
einer Verringerung der Og-Konzentration. Der fehlende Sauerstoff wirkt auf die Verbrennung
chemisch verzogernd. Um dennoch einen konstanten 50 %-Umsatzpunkt einhalten zu konnen,
muss die Dieseleinspritzung frither erfolgen. Dies bedeutet, dass sowohl die Temperatur als
auch der Druck zum Einspritzzeitpunkt weiter abnehmen, und sich der Ziindverzug mit ho-
heren AGR-Raten somit iiberproportional verlingert. Neben einer vollsténdigeren Kraftstoff-
umsetzung fiithrt die Reduzierung des Luftverhéltnisses Ang trotz erhOhtem Inertgasanteil
zu kiirzeren Brenndauern. Dies lédsst sich primér auf die héhere Flammengeschwindigkeit im
Erdgas-Luftgemisch zuriickfithren. Wie bei der Variation des Saugrohrdrucks stabilisieren sich
die Verbrennungsschwankungen COV,; mit abnehmendem Luftverhaltnis Axg. Die Versuchs-
reihe war wiederum durch den konstanten 50 %-Umsatzpunkt begrenzt, da durch den Anstieg
des Ziindverzuges die Verbrennung zunehmend spéter erfolgte.

Abbildung 5.11 zeigt Verldaufe von Zylinderdruck, Heizverlauf sowie des Dieseleinspritzsi-
gnals. Charakteristisch fiir die Ausgangsvariante ohne AGR sind der kiirzere Ziindverzug und
die intensive Verbrennung zu Brennbeginn. Durch das magere Erdgas-Luftgemisch (Ang = 2.7)
ergibt sich eine langsame und unvollstindige Umsetzung gegen Ende der Verbrennung. Die-
se beiden beschriebenen Effekte fithren zu einer ausgeprigten Asymmetrie des Heizverlaufs.
Im Gegensatz dazu fiihrt die Beimischung von AGR einerseits zu einem Anstieg des Ziind-
verzuges und andererseits zu einem beinahe symmetrischen Heizverlauf. Durch das geringere
Luftverhéltnis (Ang = 1.5) konnen die Anteile der verschleppten Verbrennung im Gegensatz
zur Ausgangsbasis ohne AGR deutlich verringert werden. Die Abweichungen im Zylinder-

68



5.1 Dual-Fuel-Brennverfahren mit dufserer Gemischbildung

/%

/]NG/_

BD/ °KW

40
39
38
37
36

3.0

25

2.0

15

30

25

20

15

Dual-Fuel: NG-PFI

1750/ 5

_/"-
e
= ./l——_

--—.\.

—

0 10 20 30
AGR-Rate /%

20
15
10

25

20

15

1.0

B, /%

2V / ms

CH,/HC/%

NO, /g/kWh

100

95

90

85

—

0 10

20 30
AGR-Rate /%

Abbildung 5.10: Variation der AGR-Rate im Lastpunkt 1750 /5

45

30

15

30

20

10

90

70

50

30

HC/g/kWh

CO/g/kWh

(@]
o
~

TSaug

69
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druckverlauf wéhrend der Kompression konnen mitunter auf die geringere Fiillung infolge der
héheren Ansaugtemperaturen zuriickgefithrt werden.

Dual-Fuel: NG-PFI
1750/5

Xo=80%

AGR=40%
——— AGR=0%

dQ,/d@/ 1/ KW

Diesel
Einspr

h/\_
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Abbildung 5.11: Vergleich Indizierdaten mit unterschiedlichen AGR-Raten (yng = 80 %) im Last-
punkt 1750 /5

Hinsichtlich der Grundsatzuntersuchungen fiir das DF-Konzept in Kombination mit der du-
feren Erdgasgemischbildung kénnen im Wesentlichen folgende Punkte festgehalten werden:

e Ohne gezielte Mafinahmen fiihrt die Substitution von Diesel mit Erdgas zu einem er-
heblichen Anstieg der HC-Emissionen, speziell im unteren Lastbereich.

e Die HC-Emissionen bestehen primér aus CHy4, wodurch sich die Rahmenbedingungen fiir
die Abgasnachbehandlung erschweren. Aufgrund der chemischen Stabilitit des Molekiils
bedarf es hoher Aktivierungsenergien fiir die katalytische Umsetzung. Deshalb ist es
umso wichtiger, die HC-Emissionen bereits innermotorisch zu reduzieren.

e Der Ursprung der unverbrannten HC-Emissionen im DF-Betrieb kann primér auf das
magere Erdgas-Luftgemisch zuriickgefiihrt werden. Das Luftverhéltnis resultiert im un-
gedrosselten Betrieb hauptsachlich aus dem energetischen Erdgasanteil. Bei konstan-
ter minimaler Dieselmenge magert das Erdgas-Luftgemisch mit abnehmender Last im-
mer weiter ab. Aufgrund dieser Problematik ist ein DF-Betrieb im unteren Lastbereich
schwierig zu realisieren.

e Der Einsatz von Abgasriickfiihrung und Ansaugluftdrosselung sind geeignete Methoden,

um das Luftverhéaltnis Axg zu senken und damit die unverbrannten HC-Emissionen zu
reduzieren.
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e Aufgrund der gezeigten Zusammenhénge ist ein stochiometrischer DF-Betrieb (A = 1) im
unteren Lastbereich nicht darstellbar. Dadurch schliefst sich in diesem Kennfeldbereich
der Einsatz eines Dreiwege-Katalysators fiir die Abgasnachbehandlung aus. Dies fiihrt
in weiterer Folge dazu, dass die NOy-Emissionen im DF-Betrieb bereits innermotorisch
reduziert werden miissen.

e Im restlichen Kennfeldbereich wird angesichts der einfacheren Abgasnachbehandlung
mittels Dreiwege-Katalysator ein stochiometrischer DF-Betrieb (A = 1) realisiert. Ob-
wohl das Wirkungsgradpotenzial durch diese Restriktion abnimmt, steigt durch die hei-
sere Verbrennung die Abgastemperatur, sodass die fiir CH4-Konvertierung notwendigen
Katalysatortemperaturen von ca. 450 °C [4, 8, 28, 31, 38| auch trotz des hohen Verdich-
tungsverhaltnisses erreicht werden konnen.

e Die ersten Untersuchungen bestéitigen das COo-Potenzial des DF-Brennverfahrens im
héheren Lastbereich. Im unteren Teillastbereich bleibt der CO2-Vorteil im Vergleich zum
Dieselbetrieb angesichts der beschriebenen Schwierigkeiten ohne weitere Optimierung
des DF-Konzeptes aus.

5.1.2 Optimierung der Applikationsparameter

Mithilfe der in Kapitel 3.2 beschriebenen Entwicklungsmethodik wurden essentielle Applika-
tionsparameter fiir das DF-Brennverfahren optimiert. Durch dieses Vorgehen konnten in re-
lativ kurzer Zeit die applikativen Rahmenbedingungen fiir einen effizienten DF-Betrieb er-
arbeitet werden. In Abhéngigkeit von Lastpunkt und der Betriebsstrategie ergeben sich un-
terschiedliche Optimierungskriterien. Nachfolgend wird in den Betriebspunkten 1750 /5 und
1750 / 15 das methodische Vorgehen erlautert. Im Anschluss werden Ergebnisse der Optimie-
rung mit jenen aus der Basisuntersuchung verglichen. Zuséatzlich wird ein Vergleich zwischen
dem optimierten DF-Konzept und dem Basisdieselmotor angestellt.

In den Grundsatzuntersuchungen wurden bereits wichtige Applikationsparameter bestimmt.
Im konkreten Fall werden im Betriebspunkt 1750 /5 die Parameter AGR, Saugrohrdruck,
50 %-Umsatzpunkt sowie Drallklappenposition optimiert. Nachdem der statistische Versuchs-
plan in Abhé&ngigkeit vom Versuchsraum erstellt wurde, erfolgte die Vermessung der vorge-
gebenen Punkte. Nach der anschlieffenden Modellbildung wurden die Applikationsparameter
in Abhéngigkeit von vordefinierter Kriterien optimiert. Sowohl die variablen als auch die
konstanten Parameter inklusive der Optimierungskriterien sind in Tabelle 5.4 zusammenge-
fasst. Aufgrund des umgesetzten iiberstochiometrischen DF-Brennverfahrens (A > 1) miissen
die NOy-Emissionen bereits innermotorisch reduziert werden. Als Orientierungshilfe fiir den
NOy-Grenzwert wurde das Emissionsniveau des Basisdieselmotors herangezogen. Neben der
Maximierung des Wirkungsgrades wurde die héchste Prioritdt wahrend der Optimierung auf
die Reduktion der unverbrannten HC-Emissionen gerichtet. Auf Basis der Ergebnisse aus der
modellbasierten Optimierung wurden weitere experimentelle Untersuchungen im engeren Um-
feld rund um das vorausberechnete Optimum durchgefiihrt.

In Abbildung 5.12 sind die Ergebnisse des optimierten DF-Brennverfahrens mit &dufserer
Erdgasgemischbildung dargestellt. Verglichen werden diese zum einen mit dem Basisdiesel-
motor und zum anderen mit Ergebnissen aus den Grundsatzuntersuchungen. Trotz der strik-
ten Limitierung der NOyx-Emissionen (<0.4g/kWh) kénnen die HC-Emissionen gegeniiber

71



5 Experimentelle Untersuchungen

Tabelle 5.4: Variationsbereich der variablen Parameter inklusive Optimum sowie die Bewertungskri-
terien fiir das DF-Brennverfahren im Lastpunkt 1750 /5

variable Parameter Variationsbereich DoE  Optimum
Saugrohrdruck in bar 0.8—-1.2 1.1
AGR-Rate in % 0—35 36.4
gekiihlt / ungekiihlt gekiihlt ungekiihlt
50 %-Umsatzpunkt in “"KW nZOT 6.0 —12.0 8.5
Drallklappenposition in % 0—-90 0
offen / geschlossen offen

konstante Parameter

energetischer Erdgasanteil in % 85
Dieselraildruck in bar 400
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 360
Kriterien fiir Optimierung

HC-Emissionen 1
Wirkungsgrad T
NOy-Emissionen < 0.4g/kWh

der Ausgangsbasis deutlich reduziert werden. Dies lédsst sich primér auf die Reduktion des
Luftverhéltnisses Ang zuriickfiihren. Auferdem kann der energetische Erdgasanteil von 80 %
auf 85% gesteigert werden. Dies fiihrt in weiterer Folge zu geringeren COs-Emissionen. Im
Gegensatz zur Ausgangsbasis kann der COs-Vorteil fiir das optimierte DF-Brennverfahren
gegeniiber dem Dieselmotor auf ca. 10 % quantifiziert werden, ohne das Treibhauspotenzial
von Methan zu beriicksichtigen. Abweichungen vom COs-Grenzpotenzial von ca. 22 % bei
einem energetischen Erdgasanteil von 85 % ergeben sich hauptsachlich durch die unvollstan-
dige Verbrennung A(,v. Angesichts der Abgastemperaturen von unter 400 °C und dem mage-
ren Verbrennungsluftverhéltnis sind die Rahmenbedingungen fiir eine katalytische Umsetzung
der HC-Emissionen, welche zu iiber 90 % aus CHy bestehen, besonders herausfordernd. Da-
durch muss das DF-Brennverfahren weiter optimiert werden, um speziell die unverbrannten
CH4-Emissionen zu reduzieren. Angesichts der héheren HC-Emissionen und noch geringeren
Abgastemperaturen ist eine katalytische Reduktion der unverbrannten CHy4-Emissionen im
Lastpunkt 1500 / 3 nicht moglich, weshalb die Umsetzung des DF-Brennverfahrens mit dufse-
rer Erdgasgemischbildung in der untersten Teillast als nicht sinnvoll erachtet wird.

Zusétzlich zu den langsamen Messdaten zeigt Abbildung 5.12 die Ergebnisse aus der Hoch-
druckindizierung fiir die untersuchten Brennverfahren. Aufgrund des angepassten Ladedrucks
und der hohen AGR-Rate reduziert sich der Zylinderdruck wéhrend der Kompression fiir das
optimierte DF-Brennverfahren. Neben der direkten Beeinflussung der Selbstziindungsbedin-
gungen fiir den Dieselziindstrahl, wirkt sich die geringere Os-Konzentration negativ auf den
Ziindverzug aus. Durch die ldngere Zeitspanne erhoht sich der Anteil der vorgemischten Die-
selverbrennung. In Kombination mit dem geringeren Luftverhéltnis Ang fithrt dies zu einer
beinahe symmetrischen Warmefreisetzung im Brennraum. Im Vergleich dazu ist die Ausgangs-
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Abbildung 5.12: Vergleich des optimierten DF-Brennverfahrens mit Ergebnissen aus den Grund-
satzuntersuchungen und dem Basisdieselmotor im Lastpunkt 1750 /5

basis der DF-Untersuchungen gekennzeichnet durch einen intensiven Brennbeginn und einer
langsamen sowie unvollstdndigen Hauptverbrennung. Angesichts des hohen energetischen Erd-
gasanteils und der vielen Ziindquellen im Brennraum ist die kurze Brenndauer charakteristisch
fiir DF-Konzepte.

Aufgrund der Abgasnachbehandlung mittels Dreiwege-Katalysator wird das DF-Brennver-
fahren abgesehen vom unteren Lastbereich auf einen stochiometrischen Betrieb (A = 1) aus-
gelegt. Stellvertretend fiir diesen Kennfeldbereich werden sowohl die Rahmenbedingungen als
auch die Ergebnisse im Lastpunkt 1750 / 15 diskutiert. Die wichtigsten Informationen zu den

analysierten bzw. optimierten Parametern sowie die Kriterien fiir die Optimierung sind in
Tabelle 5.5 angefiihrt.
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Wiéhrend der Untersuchungen wurde bewusst auf den Einsatz von AGR verzichtet, da die
NOy-Emissionen katalytisch im Dreiwege-Katalysator umgesetzt werden kénnen. In Kombi-
nation mit dem stéchiometrischen Luftverhéltnis reduzieren sich die variablen Parameter auf
den 50 %-Umsatzpunkt sowie die Drallklappenposition. Dadurch ergeben sich lediglich zwei zu
optimierende Parameter, weshalb hier keine statistische Versuchsplanung durchgefiihrt wurde.
Die Optimierung des DF-Brennverfahrens erfolgte primédr auf minimale HC-Emissionen bei
gleichzeitiger Maximierung des Wirkungsgrades.

Tabelle 5.5: Variationsbereich der variablen Parameter inklusive Optimum sowie die Bewertungskri-
terien fiir das DF-Brennverfahren im Lastpunkt 1750 / 15

variable Parameter Variationsbereich Optimum

50 %-Umsatzpunkt in "KW nZOT 4.0 —20.0 8.0

Drallklappenposition in % 0—-90 0
offen / geschlossen offen

konstante Parameter

AGR-Rate in % 0
energetischer Erdgasanteil in % 95
Dieselraildruck in bar 400
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 360
Kriterien Optimierung

HC-Emissionen +
Wirkungsgrad T

ges. Luftverhéltnis stochiometrisch A = 1

In Abbildung 5.13 sind die Ergebnisse des optimierten DF-Brennverfahrens im Lastpunkt
1750 / 15 zusammengefasst. Zusétzlich ist der Vergleich zum reinen Dieselbetrieb und zur DF-
Ausgangsbasis, welche im Zuge der Grundsatzuntersuchungen ermittelt wurde, dargestellt.
Aufgrund des stochiometrischen Gesamtluftverhéltnisses (Diesel und Erdgas) ist der indizier-
te Wirkungsgrad 7; unter jenem der Vergleichspartner. Im Gegensatz dazu wirkt sich das
geringere Luftverhéltnis positiv auf die HC-Emissionen aus, welche im Vergleich zur Aus-
gangsbasis um mehr als die Hélfte reduziert werden konnten. Zudem steigt die Abgastempe-
ratur auf iiber 550 °C an, wodurch sich die Bedingungen fiir die katalytische Umsetzung der
unverbrannten CHy-Emissionen verbessern. Hinsichtlich der COs-Bilanz kann der geringere
Wirkungsgrad zum Teil iiber einen héheren energetischen Erdgasanteil kompensiert werden.
Schlussendlich ergibt sich fiir den optimierten stochiometrischen DF-Betrieb ein CO2-Vorteil
von 20 % gegeniiber dem Basisdieselmotor.

Obwohl der Dieselziindstrahl permanent unterhalb der Rufsgrenze umgesetzt wird, kann die
Partikelanzahl aufgrund des hohen Erdgasanteils und der hohen Verbrennungstemperaturen
gegeniiber dem Basisdiesel um mehr als eine Zehnerpotenz reduziert werden. Durch eine wei-
tere Verringerung des Dieselanteils konnen die Partikel- bzw. Rufiemissionen weiter gesenkt
werden. Trotz der geringeren Temperaturen und Driicke zum Zeitpunkt der Dieseleinsprit-
zung sind die Selbstziindungsbedingungen im stochiometrischen Betrieb ausreichend gut fiir
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Abbildung 5.13: Vergleich des optimierten DF-Brennverfahrens mit Ergebnissen aus den Grund-
satzuntersuchungen und dem Basisdieselmotor im Lastpunkt 1750 / 15

einen zeitnahen Brennbeginn. Durch das geringe Luftverhéltnis im umliegenden Brennraum
(ANg = 1.1) breitet sich die Flammenfront ausgehend von den zahlreichen Ziindquellen schnell
durch den Brennraum aus. Das DF-Brennverfahren aus den Grundsatzuntersuchungen zeigt
einen kiirzeren Ziindverzug infolge der héheren Temperaturen und Driicke in ZOT. Durch
das magere Erdgas-Luftgemisch (Ang =1.7) reduziert sich die Flammengeschwindigkeit im
Brennraum, wodurch die Verbrennung verschleppt und unvollstédndig erfolgt.
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5.1.3 Betriebsstrategie

Auf Basis der gewonnenen Erkenntnisse kann eine Betriebsstrategie fiir das DF-Brennverfahren
mit duflerer Erdgasgemischbildung abgeleitet werden. Passend dazu sind in Abbildung 5.14

zum

einen die verschiedenen Betriebsmodi (links) und zum anderen der abgeschétzte energe-

tische Erdgasanteil im gesamten Motorkennfeld (rechts) fiir einen aufgeladenen Motor darge-
stellt.

Pe/ Pe max/! %

Mpiesel = 2.0 Mg/Zykl = konst.
Dual-Fuel: NG-PFI Betriebsmodi Ang/ % e o = Ne Diesel
100 - 100
80 o\° 80 r
>
60 560+
40 < g0t
Sy
20 ® DFA>1 20 -
ol @ Diesel ol
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
n/min-1 n/min1

Abbildung 5.14: Betriebsstrategie fiir das DF-Konzept mit duferer Erdgasgemischbildung und Ab-

schitzung des energetischen Erdgasanteils xng liber das gesamte Motorkennfeld
unter Voraussetzung einer konstanten Dieselmenge (2.0 mg/Zyk) und konstantem
Wirkungsgrad zwischen DF- und Dieselbetrieb

Fiir das DF-Konzept in Kombination mit der Saugrohreinblasung von Erdgas ergeben sich
folgende Betriebsmodi:

(O Aufgrund der Abgasnachbehandlung mittels Dreiwege-Katalysator wird ab der mittleren

Teillast das DF-Brennverfahren auf einen stochiometrischen Betrieb (A = 1) ausgelegt.
Dem Vorteil der einfacheren katalytischen Umsetzung von HC- bzw. NOy-Emissionen
steht der Nachteil im Wirkungsgrad gegeniiber. Um dennoch den COs-Vorteil zu ma-
ximieren, wird das DF-Brennverfahren gezielt auf minimale Dieselmengen ausgerichtet.
Das rechte Diagramm in Abbildung 5.14 zeigt den energetischen Erdgasanteil xng im
gesamten Motorkennfeld unter Annahme einer konstanten Dieselmenge von 2.0 mg pro
Arbeitsspiel und Zylinder sowie einem konstanten effektiven Wirkungsgrad zwischen
Diesel- und DF-Brennverfahren. Unter diesen Rahmenbedingungen ergeben sich im sto-
chiometrischen Betriebsmodus Substitutionsraten von iiber 90 %.

(2) Wie bereits mehrmals betont, ist ein stochiometrischer Betrieb im unteren Teillastbe-
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reich angesichts der schlechteren Selbstziindungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl
nicht moglich. Beispielweise fithrt das Absenken des Saugrohrdrucks in weiterer Folge zu
geringeren Temperaturen und Driicken im ZOT. Das Ziindverhalten kann dabei soweit
negativ beeinflusst werden bis der Dieselziindstrahl sich nicht mehr selbst entflammt.
Der Einsatz von AGR ist ebenfalls ein probater Parameter, um das Luftverhéltnis Ang
zu senken. Jedoch kann weder durch die AGR-Rate allein noch durch Kombination mit
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der Ansaugluftdrosselung das Luftverhéltnis weit genug abgesenkt werden, um einen sto-
chiometrischen Betrieb im gesamten Kennfeld umsetzen zu kénnen. Die Ergebnisse der
Untersuchungen zeigen, dass selbst im optimierten DF-Betrieb die HC-Emissionen im
unteren Lastbereich extrem hoch sind, weshalb die Umsetzung des DF-Konzeptes mit du-
Berer Erdgasgemischbildung in diesem Kennfeldbereich kaum realisierbar ist. Angesichts
dieser Zusammenhénge wird im rechten Diagramm in Abbildung 5.14 kein energetischer
Erdgasanteil angegeben.

(3) Das DF-Brennverfahren benétigt fiir die Entflammung des Erdgas-Luftgemisches im
Brennraum stets eine gewisse Dieselmenge. Abhéngig von der minimalen Dieseleinspritz-
menge fiihrt dies zu einer kontinuierlichen Reduktion der Substitutionsrate im Teillast-
bereich. Zudem ist eine stabile DF-Verbrennung im unteren Lastbereich aufgrund der
beschriebenen Zusammenhinge nur bedingt moglich. Angesichts der Tatsache, dass ein
Dieselbetrieb uneingeschrénkt méglich ist, wird im Leerlauf und in der untersten Teillast
eine Betriebsstrategie ohne Erdgas umgesetzt.

5.1.4 Volllastpotenzial und Klopfverhalten

Die DF-Verbrennung ist charakterisiert durch eine nicht-vorgemischte Dieselverbrennung am
Brennbeginn und eine vorgemischte Hauptverbrennung des homogenen Erdgas-Luftgemischs.
Dabei breitet sich ausgehend vom Dieselziindstrahl die reguldre Flammenfront durch den
Brennraum aus. Durch die vorauseilenden Druck- und Temperaturfronten erfahrt das noch
nicht von der Verbrennung erfasste Endgas eine Energiezufuhr. Tritt in diesen Bereichen un-
kontrollierte Selbstziindung ein, bevor die regulire Flamme das Erdgas-Luftgemisch erreicht,
kommt es in weiterer Folge zu einer beschleunigten Energiefreisetzung. Schlussendlich fiihrt die
detonative Verbrennung im Endgas, welche umgangssprachlich als Klopfen bezeichnet wird,
zu starken Druckwellen im Brennraum. Diese werden an den Brennraumwénden reflektiert,
wodurch das charakteristisch klopfende bzw. klingelnde Gerdusch entsteht. Im ungiinstigs-
ten Fall kann intensives Klopfen bis zum Motorschaden fiihren. Folgende Randbedingungen
beeinflussen die Klopfverhalten negativ, [8, 47]:

e Ein hohes Verdichtungsverhéltnis und eine starke Aufladung fithren zu hohen Tempera-
turen und Driicken im ZOT (hohe Aktivierungsenergie).

e Durch geringe Drehzahlen erhoht sich die Zeitdauer fiir Vorreaktionen im Endgas.

o Kraftstoffe mit geringer Oktanzahl bzw. Methanzahl begiinstigen eine klopfende Ver-
brennung.

e Eine zerkliiftete Brennraumgeometrie fiihrt zu weiten Flammenwegen und in weiterer
Folge zu langen Flammenlaufzeiten.

e Zu geringe Turbulenz infolge unzureichender Ladungsbewegung verstéarkt die Klopfnei-
gung.

e Unzureichende Ladeluft- bzw. Kiihlmittelkiithlung erhéhen die Temperaturen im Brenn-
raum, wodurch die Klopfwahrscheinlichkeit zunimmt.
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Eine zentrale Rolle in der Auslegung des DF-Konzeptes spielt das geometrische Verdich-
tungsverhéltnis e, welches in direktem Zusammenspiel mit dem Ansaugzustand (p,7") priméar
den thermodynamischen Zustand in ZOT bestimmt. In Anbetracht der Tatsache, dass die
Selbstziindungsbedingungen des Dieselziindstrahls stark von der Temperatur und dem Druck
im Brennraum geprégt sind, ergibt sich ein Zielkonflikt aufgrund unterschiedlicher Anforde-
rungen. Abhingig vom Betriebsbereich zeigt Abbildung 5.15 die verschiedenen Rahmenbe-
dingungen hinsichtlich des Verdichtungsverhéltnisses fiir das DF-Brennverfahren. Einerseits
miissen die Selbstziindungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl in der Teillast gegeben sein
und andererseits begiinstigen hohe Temperaturen und Driicke die Klopfneigung im vorge-
mischten Erdgas-Luftgemisch. Ausgehend von diesem Zielkonflikt wurde das Volllastpotenzial
bzw. das Klopfverhalten im DF-Betrieb speziell untersucht.
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Abbildung 5.15: Zielkonflikt Verdichtungsverhiltnis fiir DF-Brennverfahren zwischen Selbstziin-
dungsbedingungen in der Teillast und maximaler Leistungsdichte an der Volllast

Im ersten Schritt wurden die Untersuchungen mit dem identen Verdichtungsverhéltnis des
Basisdieselmotors von 16.5 analysiert. Aufgrund der kompromissbehafteten Auslegung zwi-
schen Erdgas und Benzin ist das Verdichtungsverhéltnis fiir bivalente Erdgasmotoren deut-
lich geringer. Beispielweise wurde in der VW EA211 Motorenfamilie die Verdichtung fiir den
Erdgasbetrieb lediglich von 10.5 auf 11.5 angehoben [51]. Im Vergleich dazu scheint das Ver-
dichtungsverhéltnis von 16.5 duferst ambitioniert. Angesichts der Tatsache, dass im reinen
Dieselbetrieb durch die nicht-vorgemischte Verbrennung kein klopfender Betrieb auftritt, ver-
fiigt der Motor iiber keine Klopfregelung. Aufterdem gibt es keine Erfahrungswerte, inwieweit
Klopfen fiir diesen Grundmotor zugelassen werden kann. Aus diesem Grund wurde in den
experimentellen Untersuchungen die maximale Klopfamplitude auf 10 bar begrenzt. Diese fiir
das Klopfen charakteristische Grofie beschreibt den Maximalwert der gleichgerichteten Klopf-
schwingung, die dem Zylinderdrucksignal iiberlagert ist.
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Abbildung 5.16: Lastschnitt bei 2000 min™! fiir die Ermittelung des maximalen effektiven Mittel-
drucks im stéchiometrischen DF-Betrieb (A = 1)

In Abbildung 5.16 sind Ergebnisse einer Lastvariation bei konstanter Drehzahl und st6chio-
metrischem Luftverhéltnis dargestellt. Die Diagramme auf der Oberseite zeigen die Klopfam-
plitude bzw. den 50 %-Umsatzpunkt tiber den effektiven Mitteldruck separat fiir jeden Zy-
linder. Um Signalrauschen nicht filschlicherweise als Klopfen zu identifizieren, werden Werte
unter einer Klopfamplitude von 2 bar nicht als solches erkannt. Ersichtlich ist, dass erste An-
zeichen von Klopfen ab einem effektiven Mitteldruck von 17 bar auftreten und ab 19 bar der
50 %-Umsatzpunkt kontinuierlich angepasst werden muss. Zum Bauteilschutz wurde die Ver-
suchsreihe bei einem maximalen effektiven Mitteldruck von 23 bar (365 Nm) abgebrochen.
Unter den applikativen (stéchiometrisches Luftverhaltnis, 50 %-Umsatzpunkt, usw.) und kon-
struktiven Rahmenbedingungen (hohes Verdichtungsverhéltnis, zerkliifteter Brennraum, usw.)
ist das Ergebnis durchaus bemerkenswert. Neben der Verwendung von klopffestem Erdgas, wel-
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ches einen Methangehalt grofer 95 % aufweist, begiinstigen vor allem der kurze Ziindverzug
und die kurze Brenndauer das Klopfverhalten. Zudem kann durch den energetischen Erdgasan-
teil direkt die Klopfneigung im DF-Betrieb beeinflusst werden. Eine detaillierte Beschreibung
dieses Zusammenhangs wird explizit im nachsten Unterpunkt besprochen.

Zuséatzlich zeigt Abbildung 5.16 die Verldufe aus der Hochdruckindizierung, welche eine
Gegeniiberstellung eines klopfenden versus reguldren Einzelzyklus darstellt. Gut zu erkennen
ist, dass infolge eines sehr kurzen Ziindverzugs die Verbrennung zunéchst stabil ablauft bis es
im Endgas zur Selbstziindung im vorgemischten Erdgas-Luftgemisch kommt. Im Heizverlauf
spiegelt sich die klopfende Verbrennung in einer abrupten Energiefreisetzung wider.

Interaktion zwischen der Klopfneigung und dem energetischen Erdgasanteil

Eine weitere Moglichkeit, aktiv die Verbrennungsanomalie Klopfen zu beeinflussen, ergibt sich
durch die Reduktion des energetischen Erdgasanteils. In Abbildung 5.17 sind Ergebnisse aus
einer Lastvariation mit unterschiedlichen Substitutionsraten ersichtlich. Die Versuche wurden
jeweils mit einer konstanten Dieselmenge von 2.7 mg/Zyk bzw. 3.0 mg/Zyk pro Zylinder durch-
gefithrt. Im DF-Betrieb resultiert das globale Luftverhéltnis A aus der angesaugten Luftmasse
und aus den beiden Kraftstoffen Erdgas und Diesel. Wird nun der Dieselanteil im DF-Betrieb
gesteigert, erhoht sich das Luftverhéaltnis des Erdgas-Luftgemisches. Dadurch kann speziell
in den klopfanfélligeren Bereichen aufserhalb der Kolbenmulde die Selbstziindungsneigung im
Endgas reduziert werden. Dieser Zusammenhang ist unterhalb der beiden Diagramme fiir
ein stochiometrisches Gesamtluftverhéltnis (A = 1) schematisch dargestellt. Ausgehend von
einem monovalenten Erdgasbrennverfahren (A = Ang) magert das Erdgas-Luftgemisch im
DF-Betrieb mit zunehmendem Dieselanteil stetig ab (Axg > 1), wodurch die Selbstziindungs-
neigung im Erdgas-Luftgemisch abnimmt. Angesichts der Zunahme der nicht-vorgemischten
Dieselverbrennung kommt es jedoch zu erhohten Ruf- bzw. Partikelemissionen, weshalb ein
permanenter stochiometrischer DF-Betrieb mit geringem Erdgasanteil méglichst zu vermeiden
ist. Neben der Anpassung der Verbrennungslage bietet das Mischungsverhéltnis zwischen Erd-
gas und Diesel eine weitere schnelle Eingriffsméglichkeit, der Verbrennungsanomalie Klopfen
aktiv entgegenzuwirken.

Zusammenfassung DF-Brennverfahren mit dullerer Gemischbildung

AbschlieBend werden essentielle Erkenntnisse iiber das DF-Brennverfahren mit duierer Erd-
gasgemischbildung zusammengefasst:

e Hauptproblem dieses DF-Brennverfahrens sind die hohen HC-Emissionen speziell in der
unteren Teillast. Diese resultieren primér aus dem Zielkonflikt zwischen den Selbstziin-
dungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl und dem zu mageren Erdgas-Luftgemisch.

e Der Einsatz von AGR bzw. die Ansaugluftdrosselung sind geeignete Methoden, um das
Luftverhaltnis Ang zu senken und damit die HC-Emissionen zu reduzieren. Jedoch kann
weder die alleinige Anpassung des Saugrohrdrucks oder AGR, noch durch die Kombi-
nation dieser beiden Mafsnahmen das Luftverhéltnis Axg weit genug abgesenkt werden,
um die Problematik der hohen unverbrannten Abgasemissionen im unteren Lastbereich
zu losen.
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Abbildung 5.17: Einfluss des energetischen Erdgasanteils yng auf das Klopfverhalten im DF-Betrieb

e Je nach Betriebsbereich wurde das DF-Brennverfahren hinsichtlich unterschiedlicher
Kriterien optimiert. Unabhéngig vom Betriebsmodus stand die Reduktion der HC-
Emissionen im Fokus der Untersuchungen. Trotz der Schwierigkeiten konnten die COo-
Emissionen in den Betriebspunkten 1750 /5 und 1750 / 15 um 10 % bzw. 20 % im Ver-
gleich zum Basisdieselmotor reduziert werden. Angemerkt sei an dieser Stelle, dass in
dieser Bilanz das Treibhauspotenzial von Methan nicht beriicksichtigt wurde.

e Ein zentraler Punkt in der ersten Projektphase war die Erarbeitung einer Betriebsstrate-
gie fiir das DF-Konzept. Dabei wird das DF-Brennverfahren im oberen Lastbereich mit
einem stochiometrischen Gesamtluftverhaltnis (A = 1) betrieben, in der unteren Teillast
muss jedoch aufgrund der Rahmenbedingungen hinsichtlich der Selbstziindungsbedin-
gungen fiir den Dieselziindstrahl ein Magerbrennverfahren (A > 1) umgesetzt werden.
Angesichts der stets bendtigten Dieselmenge fiir die Ziindung nimmt der energetische
Erdgasanteil in der untersten Teillast deutlich ab. Dies fithrt in weiterer Folge wieder-
um zu sehr mageren Erdgas-Luftgemischen, wodurch die Anteile der unvollstdndigen
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Verbrennung ansteigen. Somit wird im Leerlauf und in der untersten Teillast ein reiner
Dieselbetrieb als sinnvoll erachtet.

Bemerkenswert ist die Tatsache, dass trotz des hohen Verdichtungsverhaltnisses von
16.5 ein akzeptabler maximaler effektiver Mitteldruck von 23 bar bei einer Drehzahl
von 2000 min ! erreicht wurde. Somit konnte fiir die weiteren Untersuchungen das hohe
Verdichtungsverhéltnis vorerst beibehalten werden.

In Folge der gezeigten Ergebnisse eignet sich das DF-Brennverfahren mit dufserer Erdgas-
gemischbildung als Substitutionskonzept im héheren Lastbereich. Das stochiometrische
Luftverhéltnis ermoglicht die Verwendung eines robusten Abgasnachbehandlungssys-
tems mittels Dreiwege-Katalysator. Aufgrund der hohen HC-Emissionen ist der Einsatz
dieses DF-Konzeptes in der unteren Teillast schwierig zu realisieren.

Angesichts der diskutierten und analysierten Ergebnisse steht fest, dass konzeptbedingt

niedrige Lasten mit dem Dual-Fuel-Brennverfahren mit duferer Erdgasgemischbildung nicht
zufriedenstellend abgedeckt werden kénnen. Um das COsg-Potential auch im Teillastbetrieb
abrufen zu konnen, miissen die HC-Emissionen deutlich reduziert werden. Aus diesem Grund
wurde in der zweiten Projektphase das DF-Konzept rund um die Direkteinblasung von Erdgas
aufgebaut. Durch die innere Gemischbildung eréffnet sich ein zusétzlicher Freiheitsgrad — die
Einblaselage des Erdgases.

82



5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Nachdem in der ersten Projektphase die Schwierigkeiten in der Umsetzung eines Dual-Fuel-
Brennverfahrens mit &uflerer Gemischbildung lokalisiert werden konnten, wurde der Fokus
fiir die weiteren Untersuchungen auf die innermotorische Reduktion der unverbrannten HC-
Emissionen gerichtet. Durch den Ubergang zum DF-Konzept mit innerer Gemischbildung
ergibt sich ein zusétzlicher Freiheitsgrad durch die Einblaselage des Erdgases. In Kapitel 4.4
wurde das DF-Konzept samt notwendiger konstruktiver Modifikationen bereits vorgestellt.
Zudem erfolgte die Einfithrung des Akronyms DDI (Dual-Direct-Injection), welches stellver-
tretend das DF-Brennverfahren mit der kombinierten inneren Gemischbildung von Erdgas
und Diesel beschreibt. Ausgewéhlte Ergebnisse zum DDI-Konzept wurden bereits in den Ver-
offentlichungen (23, 24, 7, 61, 70, 71| publiziert. Aufgrund der temporédren Zusammenarbeit
finden sich Auswertungen zum vorgestellten DF-Konzept auch in der Dissertation [22] wieder,
mit dem speziellen Fokus auf den Vergleich der unterschiedlichen Ziindmechanismen zwischen
dem Dieselziindstrahl und einer konventionellen Fremdziindung.
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Abbildung 5.18: Zylinderdruckverlauf sowie die Lage der Dieseleinspritzung und der Erdgaseinbla-
sung im DF-Betrieb mit innerer Gemischbildung inklusive einer Detailansicht des
Brennraums

Abbildung 5.18 visualisiert die Einspritzlage von Diesel und Erdgas. Wie bereits mehrmals
betont, wird der Dieselziindstrahl als Trigger fiir die nachfolgende Verbrennung eingesetzt,
weshalb sich die Einspritzlage im Bereich von ZOT befindet. Das zeitliche Fenster fiir die
Direkteinblasung wird einerseits durch die Auslasssteuerzeiten und andererseits durch das
notwendige tberkritische Druckverhéltnis zwischen Versorgungs- und Brennraumdruck be-
schréankt. Wie bereits beschrieben stellt der maximale Injektordruck von 16 bar einen Kom-
promiss zwischen dem maximalen Injektordurchfluss und der Fahrzeugreichweite dar. Um eine
gegendruckunabhéngige Einblasemenge sicherstellen zu kénnen, ist der spéteste Zeitpunkt fiir
eine liberkritische Einblasung abhéngig vom Zylinderdruck. Fiir eine Einblasung wahrend der
Verbrennung miisste der Versorgungsdruck auf 100 bar bis 300 bar gesteigert werden.
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In Tabelle 5.6 sind die konstruktiven Rahmenbedingungen fiir das DDI-Konzept aufgelis-
tet. Aufgrund der beschridnkten Bauraumsituation durch die beiden Injektoren musste auf
ein Auslassventil verzichtet werden. Sowohl die Einlasskanal- als auch die Kolbengeometrie
wurden vorerst vom Basisdieselmotor iibernommen. Die Positionierung der beiden Injektoren
ist in der Detailansicht des Brennraums in Abbildung 5.18 gut zu erkennen. Als Primérin-
jektor wurde der Erdgasinjektor zentral und der Dieselinjektor dezentral sowie leicht geneigt
im Brennraum positioniert. Fiir die Anpassung des Spraybildes an die neue Lage wurde die
Strahlausrichtung asymmetrisch ausgefiihrt.

Tabelle 5.6: Konstruktive Rahmenbedingungen fiir das DDI-Basiskonzept

DDI-Basis

Verdichtungsverhéltnis 16.5
Ventile pro Zylinder 2 Einlass- / 1 Auslassventil
Einlasskanalgeometrie ~ Serie (Fiill- und Drallkanal)
Kolbengeometrie Serie (Kolben mit w-Mulde)
Position Erdgas- / Dieselinjektor zentral / dezentral
Diisengeometrie Erdgasinjektor nach aufsen 6ffnendes Ventil (A-Diise)
Diisengeometrie Dieselinjektor 6-Lochdiise mit asym. Sprayausrichtung

5.2.1 Grundsatzuntersuchungen im unteren Lastbereich

Ahnlich wie in der ersten Projektphase wurden zu Beginn der Untersuchungen grundsétz-
liche applikative Einflussgrofen analysiert. Zusédtzlich zu den bereits bekannten Parametern
ergibt sich durch die innere Gemischbildung ein weiterer Freiheitsgrad. Durch die Lage der
Einblasung kann die Erdgasgemischbildung direkt und in weiterer Folge auch die Verbrennung
beeinflusst werden. In Tabelle 5.7 sind die durchgefiihrten Variationen im Lastpunkt 1750 /5
inklusive der konstanten Applikationsparameter aufgelistet.

Tabelle 5.7: Ubersicht der Applikationsparameter fiir die Variationen im Lastpunkt 1750 /5

Variation
Parameter SOIng DSaug AGR-Rate Drall MFB5g
energetischer Erdgasanteil in % 90 90 90 90 90
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 70 — 260 100 100 100 100
Saugrohrdruck in bar 1.0 0.7—1.2 1.0 1.0 1.0
AGR-Rate in % 0 0 0—-30 0 0
Drallklappenposition in % 0 0 0 0—90 0
50 %-Umsatzpunkt in “"KW nZOT 10.0 10.0 10.0 10.0 2.0-16.0
Dieselraildruck in bar 400 400 400 400 400
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Variation der Erdgaseinblaselage

Beginnend mit der Variation der Erdgaseinblaselage wird das prinzipielle Potenzial des DDI-
Brennverfahrens im Lastpunkt 1750 /5 bewertet. Die Grundidee dahinter ist, dass durch den
Ubergang vom homogenen zum geschichteten Erdgas-Luftgemisch die HC-Emissionen deut-
lich reduziert werden kénnen, ohne die Selbstziindungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl
negativ zu beeinflussen. Im konkreten Fall wurde der Einblasebeginn von 260 "KW auf 70 "KW
stetig in Richtung ZOT verschoben, bis das kritische Druckverhéltnis wahrend der Einblasung
erreicht wurde. Gleichzeitig wurden die restlichen Applikationsparameter konstant gehalten.
Die Ergebnisse dieser Untersuchungen sind in Abbildung 5.19 dargestellt. Neben dem kri-
tischen Druckverhéltnis ist zusétzlich der spéteste Zeitpunkt fiir den Start der Einblasung
in jedem Diagramm eingezeichnet. Ein detaillierter Blick auf die HC- und CO-Emissionen
zeigt, dass die Idee der Ladungsschichtung seine Wirkung erfiillt. Durch die spéte Einblasung
in die Kompressionsphase kann das Erdgas in der Kolbenmulde quasi eingefangen werden.
Folglich entspricht das lokale Luftverh&ltnis Ajgia nicht mehr dem homogenen Luftverhéltnis
AnG des Erdgas-Luftgemisches. Dadurch kann der energetische Verlust durch die Unverbrann-
ten Alyv von 15 % auf 5% reduziert werden. Dieser Umstand zeigt sich auch im indizierten
Wirkungsgrad n;, welcher um ca. 5 %py; iiber der Messreihe ansteigt. Angesichts der Wir-
kungsgradsteigerung reduziert sich die eingebrachte Erdgasmenge, wodurch das Luftverhélt-
nis Anyg kontinuierlich ansteigt. Dagegen ist die Ziindverzugszeit beinahe unabhéngig von der
Einblaselage. Durch die Vermeidung der mageren Erdgasrandzonen kann die Brenndauer im
DF-Betrieb mit Ladungsschichtung signifikant verkiirzt werden. Ein weiterer Pluspunkt fir
den DF-Schichtbetrieb ergibt sich in der verbesserten Verbrennungsstabilitdat COV,,;. Durch die
zunehmende Inhomogenitit des Erdgas-Luftgemisches steigt die lokale Flammentemperatur
an, wodurch sich die thermisch gebildeten NOy-Emissionen erhéhen. Hinsichtlich der Partike-
lemissionen konnten kaum Unterschiede zwischen frither und spéter Einblaselage experimentell
festgestellt werden. Durch die verbesserte DF-Verbrennung kénnen die COg-Emissionen auf
ca. 560 g/kWh im Lastpunkt 1750 /5 abgesenkt werden.

Neben den bereits diskutierten Ergebnissen sind in Abbildung 5.20 die Verldufe aus der
Hochdruckindizierung ersichtlich. Zusétzlich ist auf der rechten Seite die Erdgaseinblasung
inklusive der Unterteilung in den iiber- und unterkritischen Druckbereich dargestellt. Ab-
héngig vom Druckverhéltnis zwischen Versorgungs- und Brennraumdruck ist die Lage der
gegendruckunabhéngigen Einblasung wihrend der Kompression beschrankt. In diesem Be-
triebspunkt muss das Einblaseende (EOIng) 42 °KW vor ZOT sein. Abhéngig von der Dauer
ergibt sich in weiterer Folge der spéteste Beginn der Einblasung (SOIng). Durch das Ein-
blasen nach Einlassschluss (ES) erhoht sich der Liefergrad wéhrend des Ladungswechsels,
wodurch der Zylinderdruck in der Kompressionsphase ansteigt. Wahrend bei frither Einbla-
selage eine deutliche Unterteilung des Heizverlaufs ersichtlich ist, erfolgt die Verbrennung im
DF-Schichtbetrieb fast symmetrisch. Auffallend ist, dass speziell die verschleppte Verbrennung
durch die spate Erdgaseinblasung vermieden werden kann. Dies kann wiederum auf das unter-
schiedliche lokale Luftverhéltnis zwischen Homogen- und Schichtbetrieb zuriickgefiihrt wer-
den. Die Kombination der zahlreichen Ziindkerne mit dem geschichteten Erdgas-Luftgemisch
fiihrt zu einer intensiven Verbrennung am Brennbeginn. Anschliefend findet der Ubergang
von der nicht-vorgemischten Dieselzone in die teils-vorgemischte Erdgaszone statt. Durch die
Gemischinhomogenitédten ist die Erdgasverbrennung ebenfalls abhéngig vom physikalischen
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5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Mischungsprozess zwischen den Reaktionspartnern. Somit ist die Flammenausbreitung in der
Hauptverbrennung gepragt von mischungskontrollierten Prozessen. Im Vergleich dazu ist die
Verbrennung bei frither Erdgaseinblaselage zunéchst durch den Diesel und anschliefend durch
die langsame Brenngeschwindigkeit im mageren Erdgas-Luftgemisch bestimmt.
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Abbildung 5.20: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche Erdgaseinblaselagen (xng = 90 %) im
Lastpunkt 1750 /5

Aufgrund der Bedeutsamkeit werden die Emissionen aus der unvollstdndigen Verbrennung
gesondert in Abbildung 5.21 betrachtet. Neben den Emissionen ist die Modellvorstellung der
Gemischbildung fiir die unterschiedlichen Betriebsmodi dargestellt. Ausgehend vom friithesten
Einblasebeginn (SOIng = 270 "KW vZOT) sinken alle betrachteten Emissionskomponenten zu-
néchst ab, bis sie im Bereich von UT wieder ansteigen. Eine Erklarung dafiir konnte mithilfe
der 1D-Motorprozess- und der 3D-Strémungssimulation abgeleitet werden, welche zu einem
spateren Zeitpunkt in Kapitel 6 beschrieben wird. Unter der Ausbildung des Coanda-Effekts
sammelt sich Erdgas entlang des Brennraumdachs, speziell gegen Ende der Einblasung. Trifft
der Einblasvorgang in den zeitlichen Bereich des Einlassschlusses (ES), kann das Erdgas auf-
grund von Riickstréomungen in die Einlasskanéle gelangen. Zusétzlich fiihrt das am Brennraum-
dach anliegende Erdgas zu mageren Gemischverhiltnissen im Bereich des Quetschspaltes und
des Feuersteges. Diese Regionen werden nicht direkt vom Dieselspray erreicht und miissen von
der nachfolgenden Flammenfront erfasst werden. Aufgrund des mageren Erdgas-Luftgemischs
und den langen Flammenwegen konnen diese Bereiche nur unvollstdndig umgesetzt werden.
Sehr &hnliche Zusammenhénge wurden in der Literatur in [66] dokumentiert. Ein Einbla-
sebeginn nach ES verhindert dieses Problem, weshalb die betrachteten Abgaskomponenten
allesamt mit spaterer Einblaselage reduziert werden kénnen. Um wéahrend der gesamten Ein-
blasedauer ein iiberkritisches Druckverhéaltnis gewéhrleisten zu kénnen, wurde der spéteste
Einblasebeginn auf 70 "KW vZOT begrenzt. Das Diagramm unterhalb der Emissionen zeigt
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5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

schematisch das lokale Luftverhéltnis Ajgra1 ausgehend vom Dieselziindstrahl {iber dem Brenn-
raum fiir unterschiedliche Einblaselagen. Wie beim DF-Konzept mit dufserer Gemischbildung
fithrt ein zeitiges Einblasen zu einem homogenen Erdgas-Luftgemisch im Brennraum, sodass
zum Zeitpunkt der Dieseleinspritzung ein Ubergang von reinem Kraftstoff im Dieselziindstrahl
(Alokal = 0) zum mageren Erdgas-Luftgemisch (Ajoka1 = Ang) stattfindet. Im Gegensatz dazu
kann der Verlauf des lokalen Luftverhéltnisses durch die Einblaselage aktiv beeinflusst werden.
Durch die Kombination des zentralen Erdgasinjektors mit dem Muldenbrennraum kann das
Erdgas wihrend der Kompressionsphase vom Kolben eingefangen werden. Angesichts der In-
homogenitéten ist der Verlauf des lokalen Luftverhéltnisses in alle Richtungen unterschiedlich.
Dennoch kann das Luftverhéltnis ausgehend vom Dieselziindstrahl allgemein skizziert werden.
Durch die Ladungsschichtung befindet sich der tiberwiegende Kraftstoffanteil innerhalb der
Ziindgrenzen fiir Diesel und Erdgas. Im Randbereich des geschichteten Gemisches kommt es
trotzdem zum Ubergang von teils-vorgemischten Zonen hin zu Bereichen, die keinen Kraftstoff
beinhalten. Aufgrund der lokalen Gegebenheiten erlischt in dieser Ubergangszone die Flam-
menfront, wodurch stets ein gewisser Erdgasanteil auch im Magerschichtbetrieb unverbrannt
im Brennraum zuriickbleibt.

Variation des Saugrohrdrucks

Bereits in der ersten Projektphase wurde der Saugrohrdruck als wichtige Einflussgrofie fiir das
DF-Brennverfahren identifiziert. Speziell die Selbstziindungsbedingungen fiir den Dieselziind-
strahl (siehe Abbildung 5.8) stehen in direktem Zusammenhang mit dem gewéhlten Saugrohr-
druck. Die restlichen applikativen Parameter fiir die Versuchsreihe im Lastpunkt 1750 / 5 sind
in Tabelle 5.7 zusammengefasst. Die Ergebnisse der Saugrohrdruckvariation sind in der nach-
folgenden Abbildung 5.22 ersichtlich. Ein Quervergleich unter den DF-Brennverfahren zeigt,
dass die bereits in Kapitel 5.1 beschriebenen Zusammenhénge auch fiir das DDI-Konzept Giil-
tigkeit besitzen. Als Basis fiir alle untersuchten Variationen wurde der Einblasebeginn bei
100 °KW vor ZOT definiert. Wiederum gut ersichtlich ist, dass durch das Absenken des Saug-
rohrdrucks das Luftverhéltnis und in weiterer Folge die HC- und CO-Emissionen abnehmen.
Durch die vollsténdigere Verbrennung kann der energetische Anteil der unverbrannten Abgas-
komponenten A,y von 13 % auf 3 % reduziert werden. Wie erwartet, wirkt sich der verringerte
Saugrohrdruck negativ auf den Ziindverzug aus. Durch die bereits beschriebene Interaktion
zwischen dem thermodynamischen Zustand in ZOT und den Selbstziindungsbedingungen fiir
den Dieselziindstrahl erhoht sich der Ziindverzug stetig, bis ab einem gewissen Saugrohrdruck
der 50 %-Umsatzpunkt nicht mehr gehalten werden kann. Unabhéngig vom DF-Konzept er-
gibt sich ein Minimum der Brenndauer bei einem Saugrohrdruck zwischen 0.8 bar und 0.9 bar.
In ahnlicher Weise korrelieren die Verlaufe der Verbrennungsstabilitdt COV;. In beiden unter-
suchten DF-Brennverfahren stabilisieren niedrigere Luftverhéltnisse die Verbrennung, wobei
das absolute Niveau fiir das DF-Konzept mit duferer Gemischbildung geringer ist. Primér
kann dies auf unterschiedliche Substitutionsraten zuriickgefiihrt werden. Neben dem Anstieg
der NOy-Emissionen aufgrund hoherer Verbrennungstemperaturen steigt die Partikelanzahl
mit sinkendem Saugrohrdruck an. Ein abschliefender Blick auf den Wirkungsgrad 7; zeigt,
dass ausgehend vom maximalen Saugrohrdruck dieser zunéchst aufgrund der vollstdndigeren
Verbrennung ansteigt bis die Ladungswechselverluste infolge der Ansaugluftdrosselung iiber-
proportional ansteigen, wodurch der Wirkungsgrad gegen Ende der Versuchsreihe abnimmt.
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5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Nachstehend sind in Abbildung 5.23 die Untersuchungsergebnisse aus der Hochdruckindi-
zierung dargestellt. Aus der analysierten Messreihe sind beide Extremwerte im Diagramm
ersichtlich. Gemé&f der beschriebenen Zusammenhénge steigt der Ziindverzug mit sinkendem
Saugrohrdruck sichtbar an. Der asymmetrische Heizverlauf, der sich bei h6herem Druckniveau
ergibt, ist charakteristisch fiir die DF-Verbrennung. Im ersten Teil der Verbrennung wird die
Wairmefreisetzung vom Dieselziindstrahl dominiert. Anschlieffend wird die Flammenfrontge-
schwindigkeit im Erdgas-Luftgemisch durch das magere Luftverhédltnis bestimmt. Dadurch
verlauft die Verbrennung des umliegenden Erdgases verschleppt und unvollsténdig. Aufgrund
der Konstellation zwischen erh6htem vorgemischten Dieselanteil und reduziertem Erdgasluft-
verhéltnis ergibt sich ein quasi symmetrischer Heizverlauf.

Dual-Fuel: DDI
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Psaug = 1.2 bar
— = = Psyug = 0.7 bar

dQ,/d@/ /KW

Diesel
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Abbildung 5.23: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche Saugrohrdriicke (xng = 90 %) im Last-
punkt 1750 /5

Variation der AGR-Rate

Ein weiterer wichtiger Applikationsparameter fiir das DDI-Brennverfahren ist die Abgasriick-
fiihrung. Die Rahmenbedingungen fiir die Untersuchungen sind wiederum in Tabelle 5.7 an-
gefithrt. In Abbildung 5.24 sind die Ergebnisse der bereits bekannten Messgrofien dargestellt.
Global korrelieren die Zusammenhénge mit jenen aus der ersten Projektphase. Dennoch wer-
den die wichtigsten Punkte noch einmal hervorgehoben. Durch die Beimischung von AGR
reduziert sich die angesaugte Luftmenge, wodurch in weiterer Folge das Luftverhéltnis und
die HC-Emissionen abnehmen. Hauptséchlich beeinflusst durch die geringere Sauerstoffkon-
zentration steigt der Ziindverzug mit zunehmender AGR-Rate an. Angesichts des héheren
Inertgasanteils kann die Verbrennungstemperatur mithilfe von AGR reduziert werden. Ab-
seits der Reduktion der thermisch gebildeten NOy-Emissionen verschlechtern sich dadurch die
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5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Oxidationsbedingungen fiir den entstandenen Ruft aus der nicht-vorgemischten Dieselverbren-
nung. In Kombination mit dem sinkenden Luftverhéltnis fithrt dieser Umstand zu erhéhten
Partikelemissionen. Sowohl auf den Wirkungsgrad 7; als auch auf die COs-Emissionen wirken
sich moderate AGR-Raten positiv aus.

Die {iber 200 Einzelzyklen gemittelten Verldufe in Abbildung 5.25 geben weitere Einbli-
cke in die DF-Verbrennung. Neben einem Anstieg des Ziindverzuges resultiert aus der AGR-
Beimischung ein homogenerer Heizverlauf. Aufterdem ist der Brennbeginn mit AGR weniger
stark ausgeprigt. Infolge des geringeren Luftverhéltnisses verlauft die Warmefreisetzung gegen
Ende der Verbrennung schneller, wodurch die Brenndauer trotz variabler AGR-Rate beinahe
konstant bleibt.
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Abbildung 5.25: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche AGR-Raten (xng = 90%) im Last-
punkt 1750 /5

Variation der Drallklappenposition

Ein bis dato noch nicht detailliert untersuchter Applikationsparameter ist die Drallklappen-
position. Der Versuchstriger ist mit einer Drallklappe (DrK) im Fiillkanal ausgestattet. Im
geschlossenen Zustand stromt die angesaugte Luft {iber den Drallkanal in den Brennraum,
wodurch eine gerichtete Drallstromung im Zylinder entsteht. Die Position 0% représentiert
eine offene und 90 % eine beinahe geschlossene Drallklappenposition. Die restlichen Applika-
tionsparameter fiir die Variation der Drallklappenstellung sind aus Tabelle 5.7 zu entnehmen.
Die Auswirkungen unterschiedlicher Drallniveaus sind in Abbildung 5.26 dargestellt. Wie be-
reits bei den vorherigen Variationen wird das Erdgas wiederum 100 "KW vor ZOT wahrend
der Kompression in den Brennraum eingeblasen. Direkt auffallend ist die Tatsache, dass mit
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zunchmender Drallstrémung die HC-Emissionen und damit der energetische Anteil der un-
verbrannten Emissionskomponenten A,y deutlich reduziert werden kénnen. Die Interaktion
zwischen der zentralen Lage des Erdgasinjektors und dem erzeugten Luftdrall fithrt dazu, dass
das eingeblasene Erdgas im Zentrum gebiindelt wird. Dadurch wird die radiale Ausbreitung
eingeschrinkt, wodurch das Erdgas-Luftgemisch stabiler in der Kolbenmulde eingefangen wird.
Somit ergibt sich dank der Drallunterstiitzung eine kompaktere Ladungsschichtung. Die NOy-
Emissionen bestétigen diesen Zusammenhang. Aufgrund der intensiveren Ladungsschichtung
durch die aufgeprigte Drallstromung sinkt das lokale Luftverhaltnis und als direkte Folge
steigen die thermisch gebildeten NOy-Emissionen. Aufserdem fithren die lokalen Gemischinho-
mogenitéaten zu gesteigerten Partikelemissionen. Neben einer kiirzeren Brenndauer wirkt sich
die Drallstromung positiv auf die Verbrennungsstabilitdt COV,,; aus. Im Bezug auf den indizier-
ten Wirkungsgrad n; iiberlagern sich mehrere Effekte. Durch die vollstdndigere Verbrennung
steigt der Wirkungsgrad zunéchst an, bis die Ladungswechselverluste bei stark angestellter
Drallklappenposition den Vorteil aus den HC-Emissionen iiberkompensieren. Das Zusammen-
spiel zwischen Drallstromung und Gemischbildung wird am Ende dieses Unterkapitels noch
einmal separat besprochen.

Neben der Ergebnisiibersicht sind in Abbildung 5.27 die Verldufe aus der Hochdruckindi-
zierung fir eine offene und eine geschlossene Drallklappenposition dargestellt. Aufgrund des
hoheren Stromungswiderstandes sinkt bei angestellter Drallklappe die angesaugte Luftmasse,
wodurch einerseits der Druck und andererseits das Luftverhéltnis abnehmen. Wéhrend die Ver-
brennung mit offener Drallklappenstellung in der bereits charakteristischen asymmetrischen
Warmefreisetzung verlauft, kann durch die kompaktere Ladungsschichtung ein nahezu symme-
trischer Heizverlauf umgesetzt werden. Dabei unterstiitzt die gerichtete Drallstromung die Ge-
mischbildung zwischen dem eingespritzten Diesel und dem geschichteten Erdgas-Luftgemisch.

Abbildung 5.28 zeigt schematisch die Interaktion zwischen der Drallstromung und der Ge-
mischbildung. Durch die gerichtete Ladungsbewegung um die Zylinderhochachse kann das
zentral eingeblasene Erdgas im Zentrum gebiindelt werden. Anschliefsend durchlduft das Erd-
gas den Brennraum bis es schlussendlich auf den Kolben trifft. Nachdem das Erdgas von der
Kolbenmulde quasi eingefangen und komprimiert wird, folgt im Bereich von ZOT die Dieselein-
spritzung. Durch die dezentrale Position des Dieselinjektors werden die einzelnen Ziindstrahlen
je nach Sprayrichtung unterschiedlich von der Drallstromung erfasst. Nach aufen gerichtete
Strahlen werden dabei mehr ausgelenkt als jene die in Richtung des Zentrums zeigen. Durch
den geringen Einspritzdruck (400 bar) und den kleinen Mengen reduziert sich der Strahlimpuls
des Dieselziindstrahls. Dadurch reagiert der Dieselspray sensibler auf Ladungsbewegungen im
Brennraum. Somit konzentrieren sich beide Kraftstoffe mit zunehmendem Drallniveau in Rich-
tung Zentrum. An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, dass die Drallstromung nicht zwingend
die ideale Ladungsbewegung fiir ein DF-Brennverfahren darstellt. Im Kapitel 5.2.6 werden die
Auswirkungen unterschiedlicher Arten von Ladungsbewegungen auf das DF-Brennverfahren
analysiert.
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Abbildung 5.27: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche Drallklappenpositionen (xng = 90 %)
im Lastpunkt 1750 /5
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Abbildung 5.28: Schematische Darstellung der Interaktion zwischen Drallstromung und Gemisch-
bildung
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5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Variation der Verbrennungslage

Die Verbrennungslage ist fiir jedes Brennverfahren ein essentieller Applikationsparameter. Ne-
ben dem Spitzendruck, dem Verbrennungsgerdusch, dem Warmeiibergang usw. beeinflusst die
Lage der Verbrennung die Rohemissionen eines Motors mafgeblich. Eine Ubersicht iiber die
Randbedingungen fiir die Variation des 50 %-Umsatzpunktes sind in Tabelle 5.7 zusammen-
gefasst. Passend dazu zeigt Abbildung 5.29 die Ergebnisse dieser Untersuchungen. Durch die
relativ spite Einblaselage von 100 °KW vor ZOT ist die Gemischbildungszeit direkt an die
Verbrennungslage gebunden. Demzufolge wird die Ladungsschichtung signifikant von der La-
ge der Verbrennung beeinflusst. Dieser Zusammenhang spiegelt sich in den Messergebnissen
wider. Durch frithere Verbrennungslagen konnen die HC- und CO-Emissionen durch die in-
tensivere Ladungsschichtung reduziert werden. Durch die Anpassung des 50 %-Umsatzpunktes
von 16.0 °KW auf 2.0 "KW kann der energetische Anteil an unverbrannten Abgaskomponen-
ten A(,v um iiber 45 % verringert werden. Aufgrund der ausgepriagteren Schichtung und den
hoheren Verbrennungstemperaturen steigen die NOy-Emissionen mit fritheren Verbrennungs-
lagen tiberproportional an. Auf der einen Seite verbessern héhere Temperaturen die Rufoxi-
dation, dennoch iiberwiegt der Einfluss der kiirzeren Gemischbildungszeit, sodass die Partikel-
emissionen durch die konzentriertere Ladungsschichtung ansteigen. Wahrend der Ziindverzug
ausgehend von spéiten Verbrennungslagen durch die verbesserten Selbstziindungsbedingungen
fiir den Dieselziindstrahl zunéchst sinkt, steigt dieser ab ca. 10 KW durch die Interaktion
zwischen dem Dieselziindstrahl und dem geschichteten Erdgas-Luftgemisch wieder an. Ne-
ben kiirzeren Brenndauern wirken sich frithe Verbrennungslagen stabilisierend auf das DF-
Brennverfahren aus. Schlieklich verbessert sich der indizierte Wirkungsgrad n; bei fritheren
Verbrennungslagen einerseits durch den héheren Gleichraumgrad und andererseits durch die
geringeren Verluste durch die unvollstandige Verbrennung (HC und CO). Bei sehr zeitiger
Umsetzung dominieren jedoch die Wandwérmeverluste, sodass sich fiir den Wirkungsgrad ein
globales Maximum bei einem 50 %-Umsatzpunkt von ca. 4 "KW einstellt.

Abbildung 5.30 zeigt Indizierdaten fir ausgewéhlte Verbrennungslagen. In beiden Féllen
ist der charakteristische asymmetrische Heizverlauf ersichtlich, wobei die Warmefreisetzung
durch die konzentriertere Ladungsschichtung zunehmend an Symmetrie gewinnt. Die erste
Phase der Verbrennung ist dominiert vom Dieselziindstrahl und dessen Interaktion mit dem
geschichteten Erdgas-Luftgemisch.

Weitere Applikationsparameter

Aufgrund des beschrinkten Umfangs kénnen nicht alle Applikationsparameter im Detail ana-
lysiert werden. Deshalb werden weitere Einflussgréffen, wenn notwendig, direkt in den nach-
folgenden Unterkapiteln beschrieben.
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Abbildung 5.30: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche 50 %-Umsatzpunkte (yng = 90 %) im
Lastpunkt 1750 /5

5.2.2 Grundsatzuntersuchungen im oberen Lastbereich

Aufbauend auf den Ergebnissen aus der ersten Projektphase wird das DDI-Brennverfahren
im oberen Lastbereich ebenfalls auf einen stéchiometrischen Betrieb (A = 1) mit Erdgas und
Diesel ausgelegt. Wahrend der Wirkungsgrad durch das geringere Luftverhéltnis deutlich ab-
nimmt, ermdglicht diese Mafnahme die Verwendung eines robusten und einfachen Abgasnach-
behandlungssystems mit einem Dreiwege-Katalysator. Aufierdem wurde in diesem Betriebs-
modus auf den Einsatz von AGR verzichtet. Angesichts dieser Rahmenbedingungen schlieffen
sich einige Freiheitsgrade grundséatzlich aus. Im Gegensatz zum Schichtbetrieb fithren lokale
Gemischinhomogenitdten im stdchiometrischen Betrieb zu einer unvollstdndigen bzw. lang-
sameren Verbrennung, weshalb das Erdgas so frith als moglich eingeblasen wird. Dadurch
erhoht sich die Gemischbildungszeit und in weiterer Folge auch die Homogenisierungsqualitit
des Erdgas-Luftgemisches zum Ziindzeitpunkt. Somit ergibt sich der fritheste Einblasebeginn
in Abhéngigkeit vom angestrebten Liefergrad entweder vor oder nach dem Schliefszeitpunkt
der Einlassventile. Im Lastpunkt 1750 / 15, welcher stellvertretend fiir den oberen Lastbereich
analysiert wird, erfolgt die Erdgaseinblasung bereits wahrend des Ladungswechsels. Infolge
des stochiometrischen Luftverh&ltnisses schliefien sich somit einige Applikationsparameter im
Vorfeld aus bzw. sind im Vorhinein definierbar, wodurch letztlich die beiden Einflussfaktoren
Drall und 50 %-Umsatzpunkt fiir die Analyse der grundséitzlichen Parameter offen bleiben.
Passend dazu sind in Tabelle 5.8 die wichtigsten Applikationsparameter fiir die durchgefiihr-
ten Variationen angefiihrt.
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5 Experimentelle Untersuchungen

Tabelle 5.8: Ubersicht der Applikationsparameter fiir die Variationen im Lastpunkt 1750 / 15

Variation
Parameter Drall MFB5g
energetischer Erdgasanteil in % 96 96
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 300 300
Drallklappenposition in % 0— 80 0
50 %-Umsatzpunkt in °"KW nZOT  10.0 9.0 — 16.0
Dieselraildruck in bar 400 400

Variation der Drallklappenposition

Wie bereits beschrieben, kann durch das Schliefen der Drallklappe im Fiillkanal eine gerichtete
Drallstrémung im Brennraum generiert werden. Neben der Gemischbildung wirkt sich die
Zylinderinnenstromung mafgeblich auf die Verbrennung aus. Dabei ist die Ausbreitung der
Flammenfront stark von der turbulenten Ladungsbewegung geprigt.

Ein detaillierter Blick auf die Ergebnisse in Abbildung 5.31 zeigt, dass der Einfluss der Drall-
klappenposition prinzipiell in zwei Teilbereiche unterteilt werden kann. Besonders ausgepragt
ist der Verlauf der CO- bzw. Partikelemissionen, welche bis zu einer Drallklappenstellung
von 50 % zunéchst kontinuierlich ansteigen, ehe sie in weiterer Folge fast sprunghaft absin-
ken. Eine mogliche Erklarung fiir den ersten Anstieg ist die unzureichende Homogenisierung
des Erdgas-Luftgemisches mit steigendem Drallniveau. Im Lastpunkt 1750 /5 konnte gezeigt
werden, dass die Drallstromung die Ladungsschichtung verstéarkt. Dieser Effekt ist im stochio-
metrischen Betrieb nicht erwiinscht. Bestétigt wird diese These durch die NOy-Emissionen,
welche durch die geringeren Verbrennungstemperaturen infolge der lokalen Gemischinhomo-
genitdten abnehmen. Die Ursache fiir das anschlieffende sprunghafte Verhalten ist an dieser
Stelle nicht génzlich geklart. Fakt ist dennoch, dass unter einer ausgeprigten Drallstromung
sowohl die CO- als auch die Partikelemissionen wieder abnehmen. Ein Blick auf die maximale
Klopfamplitude verrét, dass iiber die gesamte Variation leichtes Klopfen festgestellt wurde.
Durch die Drallstromung kann aktiv die Intensitdt der Ladungsbewegung im Brennraum ge-
steigert werden, wodurch in weiterer Folge die Flammenfrontgeschwindigkeit und letztlich das
Klopfverhalten profitieren. Neben den HC-Emissionen kann auch die Verbrennungsstabilitét
COV,; mit zunehmendem Drallniveau verbessert werden. Abseits der dargestellten Vorteile
fithrt das Schliefen der Drallklappe zu einer Drosselung der Ansaugluft. Direkt mit den La-
dungswechselverlusten gekoppelt sinkt dadurch der indizierte Wirkungsgrad 7;. Obwohl die
Drallstrémung durchaus Vorteile mit sich bringt, wird dennoch aufgrund des negativen Einflus-
ses auf den Wirkungsgrad auf den Einsatz der Drallklappe im oberen Lastbereich verzichtet.

Passend zu den beschriebenen Ergebnissen sind in Abbildung 5.32 ausgewéhlte Indizier-
daten mit offener (DrK =0 %) und beinahe geschlossener (DrK = 80 %) Drallklappenposition
illustriert. Aufgrund des stochiometrischen Betriebs und der konstanten Ansauglufttempera-
tur sind Druckunterschiede wiahrend der Kompression auf die hoheren Ladungswechselverluste
zuriickzufiihren. Im Gegensatz dazu lassen sich die beschriebenen Zusammenhénge im Heiz-
verlauf hinsichtlich der Interaktion zwischen Ladungsbewegung und Verbrennung leichter ana-
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Abbildung 5.31: Variation der Drallklappenposition im Lastpunkt 1750 / 15

lysieren. Durch das gesteigerte Turbulenzniveau verbessert sich sowohl der primére als auch
der sekundére Zerfall des Dieselziindstrahls, wodurch speziell der Ziindverzug und der Brenn-
beginn profitieren. Auferdem fiihrt die langer anhaltende Turbulenz durch die Drallstrémung
zu einer schnelleren und intensiveren Umsetzung des Erdgas-Luftgemisches. Erkauft werden
muss die gesteigerte Ladungsbewegung durch erhohte Verluste wiahrend des Ladungswechsels.
Zu einem spéateren Zeitpunkt der Dokumentation wird in Kapitel 5.2.6 der Einfluss unter-
schiedlicher Arten von Ladungsbewegungen auf das DDI-Konzept detailliert untersucht.

Variation der Verbrennungslage

In den nachfolgenden Untersuchungen wurden die Auswirkungen unterschiedlicher Verbren-
nungslagen auf das DDI-Brennverfahren bewertet. In Abbildung 5.33 sind neben den Emis-
sionskomponenten wesentliche Kenngrofen fiir die Analyse der DF-Verbrennung dargestellt.
Aufgrund der konstruktiven Restriktionen tritt im Vergleich zum DF-Konzept mit &uferer
Gemischbildung die Verbrennungsanomalie Klopfen deutlich frither auf. Durch die thermo-
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Abbildung 5.32: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche Drallklappenpositionen (xna = 96 %)
im Lastpunkt 1750 / 15

dynamischen Randbedingungen steigt die Klopfneigung bei fritheren Verbrennungslagen an.
In der konkreten Messreihe ist der friitheste 50 %-Umsatzpunkt auf 8.7 "KW begrenzt. Durch
die zunehmend klopfende Verbrennung kommt es zu einer beschleunigten Energieumsetzung,
wodurch die Brenndauer sinkt. Die Auswirkungen unterschiedlicher Verbrennungslagen auf
die Verbrennungsstabilitit COV,; sind im aufgezeichneten Messbereich vernachléssigbar. Im
Gegensatz dazu konnen die Emissionskomponenten HC, CO und NOy durch eine spétere Ver-
brennungslage reduziert werden. Dies kann einerseits durch die verbesserte Homogenisierung
aufgrund der langeren Gemischbildungszeiten und andererseits durch die giinstigeren Nachoxi-
dationsbedingungen wahrend der Expansion erklart werden. Als direkte Folge der geringeren
Spitzentemperaturen wihrend der Verbrennung ergibt sich ein Trade-off zwischen den NOy-
und den Partikelemissionen. Die niedrigeren Verbrennungstemperaturen reduzieren einerseits
die thermisch gebildeten NOy-Emissionen und anderseits verlangsamt sich die Rufsoxidation,
sodass die Partikelanzahl mit spéteren Verbrennungslagen ansteigt. Aufgrund des geringeren
Gleichraumgrades sinkt der indizierte Wirkungsgrad 7; mit spéateren Umsatzschwerpunkten.

Angesichts des verringerten Wirkungsgrades erhoht sich der Luftaufwand fiir spéte Ver-
brennungslagen bei einem stochiometrischen Gesamtluftverhéltnis (A = 1). Dieser Umstand
zeigt sich in Abbildung 5.34 im Zylinderdruckverlauf wahrend der Kompression zwischen den
beiden untersuchten Umsetzungslagen. Aufgrund der Mittelung {iber alle Zylinder und Zy-
klen ist die klopfende Verbrennung in dieser Darstellung nicht zu erkennen. Bei genauerer
Betrachtung der beiden Heizverldufe lassen sich Unterschiede in der Energiefreisetzung gegen
Brennende erkennen. Eine plausible Erklarung dafiir ist die erhchte Turbulenzgenerierung
durch die Quetschstromung im Bereich von ZOT.

102



5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Dual-Fuel: DDI 1750/15
38 61 0
| _ | Xuo=96%
- ._.\. -
e 37 I ~ § 4 |\
~ -
= I | \ iD | i \I\.\
36 o 2
| 5L
3 10 © 0 45
: 2o
~
<
I § | 140 2
T~ 15 = | »
I £ L _ 135 o
I £ | —~—— ©
I - I¢) I
30 0 = 15 30
I < I
< |/ — < |
o =~ |
< 25 - : ® 10 l—\ —
® | 2 e g
018 L 1§
[eT0) [eT]
j”g 20 "Qg_ 20 o
Iz 115 & Iz 115 %
5 X -
I s I
[ ————T10 8 I 110 T
I “ I —_ ] =
| — £
1 1 1 05 1 1 1 5
8 10 12 14 16 8 10 12 14 16
50%-Umsatzpunkt / °KW 50%-Umsatzpunkt / °KW

Abbildung 5.33: Variation des 50 %-Umsatzpunktes im Lastpunkt 1750 / 15

5.2.3 Analyse unterschiedlicher Einspritzstrategien

Durch die Systemflexibilitit der Kraftstoffperipherie kénnen unterschiedlichste Einspritzstra-
tegien realisiert werden. Eine schematische Ubersicht der analysierten Einspritzmuster ist in
Abbildung 5.35 ersichtlich. Dabei wurden neben der Einspritzlage von Diesel und Erdgas
speziell die Auswirkungen einer vorgelagerten Dieseleinspritzung auf das DDI-Brennverfahren
untersucht. Durch die Unterteilung in Haupt- und Piloteinspritzung ergeben sich zusétzliche
Freiheitsgrade. Neben der Lage kann die Mengenaufteilung zwischen den beiden Einspritzun-
gen frei variiert werden. Das Potenzial einer vorgelagerten Piloteinspritzung fiir homogene
DF-Brennverfahren wurde bereits in der Literatur [45] dokumentiert.

Im speziellen Fall wurden die Auswirkungen einer vorgelagerten Piloteinspritzung auf das
DDI-Brennverfahren néher untersucht. Um die Lage der Dieseleinspritzungen ohne Einschran-
kungen parametrieren zu konnen, wurden die Injektoren nicht tiber die Motorsteuerung son-
dern separat mithilfe der ETU angesteuert. Zusétzlich zu den Applikationsparametern zeigt
Abbildung 5.36 die gegeniibergestellten Einspritzstrategien. Dabei wurde das geschichtete
Erdgas-Luftgemisch mit einer einfachen oder einer doppelten Dieseleinspritzung entflammt.
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Abbildung 5.34: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche 50 %-Umsatzpunkte (yng = 96 %) im
Lastpunkt 1750 / 15
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Abbildung 5.35: Schematische Ubersicht der analysierter Einspritzmuster im Lastpunkt 1750 /5

Die Lage der Haupteinspritzung wurde in den Untersuchungen konstant gehalten und dazu
der Pilotabstand (Agpi) variiert. In Anbetracht der identen Ansteuerdauer ergab sich ei-
ne Mengenaufteilung von ca. 50 % fiir beide Dieseleinspritzungen. Als zusétzliches Kriterium
mussten die NOy-Emissionen iiber die gesamte Versuchsreihe unter dem bereits bekannten
Limit von 0.4 g/kWh im Lastpunkt 1750 /5 appliziert werden.

Aufgrund der angestrebten minimalen Dieselmengen verringert sich durch die zweifache
Dieseleinspritzung grundsétzlich der energetische Erdgasanteil im DF-Betrieb. In Abbildung
5.37 ist ein schematisches Mengenkennfeld eines Dieselinjektors dargestellt. Dabei kann das
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Abbildung 5.36: Vergleich unterschiedlicher Dieseleinspritzmuster (mit und ohne Piloteinspritzung)
im Lastpunkt 1750 /5
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Abbildung 5.37: Schematisches Mengenkennfeld und DF-Betriebsbereich eines Dieselinjektors,
nach [62]

Kennfeld in einen ballistischen und einen nicht-ballistischen Bereich unterteilt werden. Der
ballistische Betrieb ist dadurch gekennzeichnet, dass die Diisennadel infolge einer zu kurzen
Ansteuerdauer nicht den hydraulischen Anschlag erreicht. Aufgrund der geforderten minima-
len Dieselmenge fiir den Ziindstrahlbetrieb wird der anliegende Raildruck soweit wie mdéglich
abgesenkt. Dadurch verschlechtert sich jedoch die Sprayaufbereitung, wodurch der erfasste
Entflammungsbereich verringert wird. Um dennoch stabil minimale Dieselmengen iiber die
gesamte Projektlaufzeit zu erhalten, wurde die minimale Ansteuerdauer mit einem gewissen
Sicherheitsabstand zum ballistischen Bereich gew#hlt. Die speziellen Anforderungen nach mi-
nimaler Menge bei gleichzeitig guter Sprayaufbereitung bedarf einer gezielten Neuauslegung
des Dieselinjektors. Im Stadium dieses Forschungsvorhabens musste auf das bestehende Diese-
leinspritzsystem zuriickgegriffen werden. Wie bereits mehrmals beschrieben wurde lediglich die
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Diisengeometrie auf die neue Position des Dieselinjektors angepasst. Unter diesen Rahmenbe-
dingungen verringert sich der energetische Erdgasanteil durch die zweifache Dieseleinspritzung
auf 70 %.

Die Untersuchungsergebnisse fiir die Variation des Pilotabstandes zwischen den beiden Die-
seleinspritzungen sind in Abbildung 5.38 ersichtlich. In allen Diagrammen sind die jeweiligen
Kenngrofen auf der Ordinate iiber den Ansteuerbeginn der Dieselpiloteinspritzung (SOIpjeser2)
aufgetragen. Um das NOy-Kriterium iiber die gesamte Messreihe einhalten zu kénnen, wur-
de die AGR-Rate entsprechend abgestimmt. In Kombination mit den konstanten Dieselein-
spritzlagen resultiert die Verbrennungslage aus den gegebenen Rahmenbedingungen. Ein ers-
ter Blick auf die Emissionen zeigt, dass alle betrachteten Komponenten von der zweifachen
Dieseleinspritzung im Vergleich zu einer Haupteinspritzung profitieren. Konkret kénnen die
HC-Emissionen um ca. 50 % reduziert werden, ohne dass die NOy-Emissionen ansteigen. Wéah-
rend die CO-Emissionen auf einem vergleichbaren Niveau sind, kann die Partikelanzahl durch
die zusétzliche Piloteinspritzung weiter verringert werden. Neben der verbesserten Verbren-
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Abbildung 5.38: Variation des Pilotabstandes zwischen den Dieseleinspritzungen sowie der Vergleich
zu einer Haupteinspritzung (xng = 70 %) im Lastpunkt 1750 /5

106



5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

nungsstabilitidt nimmt der maximale Druckgradient (Rp,ax) mit vorgelagerter Dieseleinsprit-
zung ab. Diese Abhéngigkeit ist bereits von Dieselmotoren bekannt. Dort wird die Pilotein-
spritzung primér fiir das Absenken des Verbrennungsgeréusches eingesetzt. Interessant ist der
Umstand, dass mit zunehmend fritheren Piloteinspritzlagen die Verbrennung bei konstanten
NOx-Emissionen stetig spéter erfolgt. Hinsichtlich dem indizierten Wirkungsgrad ; sind Vor-
teile iiber den gesamten aufgezeichneten Messbereich im Vergleich zur Einfacheinspritzung
feststellbar. Werden alle Ergebnisse resiimiert, ergibt sich eine optimale Piloteinspritzlage in
diesem Lastpunkt bei ca. 30 " KW vZOT.

In Abbildung 5.39 sind die Indizierdaten der unterschiedlichen Dieseleinspritzstrategien
gegeniibergestellt. Wahrend die Energiefreisetzung deutlich gleichméfiger erfolgt, profitiert
speziell das Brennende durch die zusétzliche Piloteinspritzung. Im Gegensatz dazu zeigt sich
bei nur einer Einspritzung der bekannte asymmetrische Heizverlauf, welcher sich aus einem

intensiven Brennbeginn und einer langsamen bzw. verschleppten Erdgasverbrennung zusam-
mensetzt.

100 Dual-Fuel: DDI
. 75 1750/5
©
Q0
\5 50 Xue=70%
< 25
Pilot- und Haupteinspritzung
or 140 > SOlpecer 1 = 15 °KW vZOT
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\ RS
0 3 SOlpjeser1 = 15 °KW vZOT
©
—— 0
T 5
32 1
8 o 1

40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40
Kurbelwinkel @/ °KW

Abbildung 5.39: Vergleich Indizierdaten fiir unterschiedliche Dieseleinspritzmuster (xng = 70 %)
im Lastpunkt 1750 /5

Schlussendlich kann festgehalten werden, dass die DF-Verbrennung durch die zusétzliche
Piloteinspritzung sowohl die Emissionen als auch der Wirkungsgrad verbessert werden kann.
In Anbetracht der erh6hten Dieselmenge sinkt jedoch der energetische Erdgasanteil, sodass im
Vergleich zur optimierten Einfacheinspritzung ein COs-Nachteil von iiber 7% durch die zu-
sétzliche Piloteinspritzung in diesem Lastpunkt quantifiziert werden kann. Dennoch muss an
dieser Stelle betont werden, dass bei einer gezielten Auslegung des Hydrauliksystems auf mini-
male Dieselmengen der Einsatz einer Piloteinspritzung ein weiteres Potenzial zur Verbesserung
des DF-Brennverfahrens beitragen kann. Im weiteren Verlauf wird das DDI-Brennverfahren
auf eine Haupteinspritzung sowie minimale Dieselziindstrahlmengen optimiert.
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5.2.4 Optimierung der Applikationsparameter

Im weiteren Verlauf wird die Optimierung der betrachteten Applikationsparameter naher
beschrieben. Mithilfe der gezeigten Entwicklungsmethodik aus Kapitel 3.2.2 wird das DDI-
Brennverfahren gesamtheitlich optimiert. Passend dazu sind in Tabelle 5.9 die Applikationspa-
rameter fiir den DoE-Versuchsraum sowie fiir die erhaltenen Optima zusammengefasst. Ein glo-
bales Kriterium wahrend der Optimierung des DF-Brennverfahrens war die Minimierung der
HC-Emissionen (Optimum (1)). Als zusitzliche Randbedingung wurden die NO,-Emissionen
in einem weiteren Entwicklungsschritt wiederum auf ein Maximum von 0.4 g/kWh begrenzt

(Optimum (2)).

Tabelle 5.9: DoE-Variationsbereich der variablen Parameter inklusive Optima sowie die Bewertungs-
kriterien fiir das DDI-Brennverfahren im Lastpunkt 1750 /5

variable Parameter Variationsbereich DoE ~ Optimum (1) Optimum (2)
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 80 — 260 80 80
Saugrohrdruck in bar 0.8—-1.2 1.0 1.2
AGR-Rate in % 0—35 21.1 40.6
gekiihlt / ungekiihlt gekiihlt ungekiihlt gekiihlt

50 %-Umsatzpunkt in °"KW nZOT 6.0 —12.0 6.0 6.9
Drallklappenposition in % 0—90 70 50

offen / geschlossen

konstante Parameter

energetischer Erdgasanteil in % 85 86 86
Dieselraildruck in bar 400 800 400

Kriterien Optimierung

HC-Emissionen — 1 4
Wirkungsgrad — T T
NOy-Emissionen - - <0.4g/kWh

Optimum (1) — minimale HC-Emissionen

In der ersten Optimierungsphase wurde das DDI-Brennverfahren ohne Kompromisse auf mini-
male HC-Emissionen ausgerichtet. Als Orientierungshilfe fiir den Optimierungsprozess wurde
die Modellanalyse aus der statistischen Versuchsplanung herangezogen. Um die einzelnen Ein-
flusskriterien besser bewerten zu konnen, zeigt Abbildung 5.40 die einzelnen durchgefiihrten
Optimierungsschritte ausgehend von einer vordefinierten Ausgangsbasis, welche annédhernd
dem Zentrum des DoE-Versuchsraums entspricht.

Im ersten Optimierungsschritt wurde zunéchst der Dieselraildruck von 400 bar auf 800 bar
erhoht. Dabei verringern sich sowohl die CHy- als auch die CO-Emissionen und gleichzeitig
verbessert sich die Verbrennungsstabilitat COV,;. Der grofite Einfluss auf die betrachteten
Messgrofien resultiert aus der Anpassung der Erdgaseinblaselage. Durch die intensivere La-
dungsschichtung kénnen die unverbrannten Emissionskomponenten signifikant reduziert wer-
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Abbildung 5.40: Optimierungsprozess des DDI-Brennverfahrens hinsichtlich minimaler HC-
Emissionen im Lastpunkt 1750 /5
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den, weshalb der effektive Wirkungsgrad um 3.7 %py; ansteigt, ohne dass die NOy-Emissionen
erhoht werden. Im néchsten Optimierungsschritt wird die Drallklappe weiter geschlossen. Wie
bereits beschrieben, fiihrt eine ausgeprigtere Drallstromung zu einer kompakteren Ladungs-
schichtung, wodurch die HC-Emissionen weiter abgesenkt werden kénnen. Neben der weiteren
Verbesserung der Verbrennungsstabilitit fithren die lokalen Gemischinhomogenitédten zu er-
hohten NOy-Emissionen, welche durch die weitere Anpassung der Verbrennungslage ansteigen.
Nach den ersten fiinf Optimierungsschritten beziffern sich die CHy-Emissionen auf 9.6 g/kWh
bei einem effektiven Wirkungsgrad 7, von 36.1%. Durch den zusétzlichen Einsatz von ge-
kiithltem AGR koénnen sowohl die HC- als auch die NOy-Emissionen reduziert werden. Im
néchsten Schritt wird der AGR-Kiihler {iber den Bypass umgangen, sodass ungekiihltes AGR
in das Saugrohr gelangt. Dadurch erhoht sich die Temperatur der angesaugten Ladung, wes-
halb sich der Liefergrad und in néchster Folge auch das Luftverhéltnis verringert, ohne dabei
die Selbstziindungsbedingungen negativ zu beeinflussen. Infolge der hoheren Temperaturen
im Brennraum steigen die NOyx-Emissionen durch das ungekiihlte AGR erneut an. Schliefslich
wird im letzten Optimierungsschritt an jedem Parameter nachjustiert, bis sich ein Minimum
hinsichtlich der HC-Emissionen einstellt. Konkret wird die Einblaselage auf 80 "KW vZOT und
der 50 %-Umsatzpunkt auf 6 "KW nZOT angepasst. Angesichts des beinahe willkiirlichen Ba-
sispunktes ist die relative HC-Reduktion bzw. Wirkungsgradsteigerung obsolet. Dennoch ist
das Absolutniveau der HC-Emissionen von 2.3 g¢/kWh bzw. der energetische Anteil der unvoll-
standigen Verbrennung A(,v von 1.4 % in Kombination mit dem hohen Erdgasanteil von 86 %
fiir ein DF-Brennverfahren dieser Art bemerkenswert. Zudem ist der effektive Wirkungsgrad
Ne von 37.2 % nur geringfiigig unter jenem des Basisdieselmotors, welcher sich auf 38.0 % in
diesem Lastpunkt quantifizieren lésst.

Optimum (2) — minimale HC-Emissionen und NO,-Limit

Aufgrund des realisierten Schichtbetriebes mit einem {iberstéchiometrischen Luftverhéltnis
(A>1) miissen die NOy-Emissionen bereits innermotorisch signifikant reduziert werden. Im
néchsten Optimierungsprozess werden die NOy-Emissionen im untersuchten Lastpunkt 1750 / 5
auf 0.4 g/kWh limitiert. Ausgehend vom abgestimmten DoE-Modell werden die Applikations-
parameter entsprechend der Rahmenbedingungen hinsichtlich minimaler HC-Emissionen und
maximalem Wirkungsgrad vorausberechnet. Anschliefsend erfolgt eine manuelle Optimierung
der Applikationsparameter im Umkreis um den DoE-Bestpunkt.

In Abbildung 5.41 ist die Gegeniiberstellung der beiden Optima (1) und (2) dargestellt.
Neben charakteristischen langsamen Messdaten sind zusétzlich die Verlaufe aus der Indizie-
rung ersichtlich. Durch den massiven Einsatz von gekiihltem AGR von iiber 40 % konnen die
NOy-Emissionen unter das vorgegebene Limit abgesenkt werden. Durch die spite Erdgas-
einblasung kombiniert mit friithen Verbrennungslagen wird versucht, die Gemischbildungszeit
soweit zu verringern, dass sich eine intensivere Ladungsschichtung im Brennraum einstellt.
Passend dazu, verhilft die gerichtete Drallstromung das Erdgas besser in der Mulde zu kon-
zentrieren. Angesichts der hoheren Ladungswechselverluste infolge der hohen AGR-Rate sowie
der unvollstdndigeren Verbrennung A(,y verringert sich der effektive Wirkungsgrad 7, durch
das NOy-Limit auf 36.5%, wodurch sich die COo-Emissionen bei konstantem energetischen
Erdgasanteil von 86 % um ca. 2.0 % erhohen. Aufgrund der hohen AGR-Raten sinkt die Ab-
gastemperatur um beinahe 50 °C auf ca. 300 °C.
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Abbildung 5.41: Gegeniiberstellung der DDI-Optima im Lastpunkt 1750 /5

Interessant ist die unterschiedliche Lage des Dieselziindstrahls fiir die beide Optima. Wh-
rend fiir das Optimum (1) das Substantiv Ziindstrahl zutreffend ist, erfolgt im Optimum (2)
der Brennbeginn mit deutlichem Zeitversatz nach der Dieseleinspritzung. Bei genauerer Be-
trachtung konnen exotherme Vorreaktionen wéhrend des Ziindverzuges festgestellt werden,
welche die nachfolgende Hauptverbrennung beeinflussen. Obwohl sich die Applikationspara-

meter deutlich unterscheiden, ergibt sich fiir beide Optima eine nahezu symmetrische Ener-
giefreisetzung.
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Optimierung im stochiometrischen Betrieb

Wie bereits beschrieben, reduziert sich die Anzahl der Applikationsparameter im stéchio-
metrischen Betrieb (A = 1). In Tabelle 5.10 sind sowohl der Variationsbereich als auch das
experimentell ermittelte Optimum im Lastpunkt 1750 / 15 zusammengefasst. Angesichts der
Abgasnachbehandlung mittels Dreiwege-Katalysator wird das DDI-Brennverfahren hinsicht-
lich minimaler HC-Emissionen und maximalem Wirkungsgrad optimiert. An dieser Stelle wird
auf die detaillierte Darstellung der Ergebnisse nicht néher eingegangen, weil im nachfolgenden
Kapitel 5.3 die DF-Konzepte gegeniiber konventionellen Brennverfahren verglichen werden.

Tabelle 5.10: Variationsbereich der variablen Parameter inklusive Optimum sowie die Bewertungs-
kriterien fiir das DDI-Brennverfahren im Lastpunkt 1750 / 15

variable Parameter Variationsbereich ~ Optimum
50 %-Umsatzpunkt in °"KW nZOT 8.7—12.0 94
Drallklappenposition in % 0—80 0

offen / geschlossen

konstante Parameter

Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 300 360
energetischer Erdgasanteil in % 96 97
Dieselraildruck in bar 400 400

Kriterien Optimierung

HC-Emissionen —
Wirkungsgrad —
NOy-Emissionen - —

— =

5.2.5 Betriebsstrategie

Auf Basis der gewonnenen Erkenntnisse kann fiir das DDI-Brennverfahren eine Betriebsstra-
tegie fiir das gesamte Motorkennfeld abgeleitet werden. In Abbildung 5.42 sind zum einen
die diversen Betriebsmodi (links) und zum anderen der energetische Erdgasanteil (rechts)
dargestellt. Im Vergleich zum DF-Konzept mit &ufserer Erdgasgemischbildung &ndert sich
das prinzipielle Layout der Betriebsstrategie nur geringfiigig. Die Betriebsmodi fiir das DDI-
Brennverfahren unterteilen sich in:

(D Ab der mittleren Teillast wird auch das DDI-Brennverfahren aufgrund der robusten
Abgasnachbehandlung mittels Dreiwege-Katalysator mit einem stéchiometrischen Ge-
samtluftverhéltnis (A = 1) betrieben.

(2 Dank der inneren Erdgasgemischbildung kann das DDI-Konzept in der unteren Teillast
tiberstochiometrisch (A > 1) betrieben werden. Im direkten Vergleich zum DF-Brennver-
fahren mit dufserer Erdgasgemischbildung, welches im unteren Kennfeldbereich aufgrund
der massiven HC-Emissionen nicht direkt umsetzbar ist, kann der Betriebsbereich dank
des DDI-Brennverfahrens bis in die untere Teillast ausgeweitet werden.

112



5.2 Dual-Fuel-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

Mpiesel = 2.0 mg/ZVk| =konst.

Dual-Fuel: DDI Betriebsmodi Ang/ % Neor = Me Diesel
100 r
c\o 80 [ [
X
g 60 r -
< a0t -
Sy
20 @ oras1 0 g -— 0
- @ S
O C 1 1 @ Dlese' 1 1 1 O C 1 1 1 1 1 1
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000

n/min1 n/min1

Abbildung 5.42: Betriebsstrategie fiir das DDI-Konzept und Abschéitzung des energetischen Erd-
gasanteils yng iiber das gesamte Motorkennfeld unter den Voraussetzungen einer
konstanten Dieselmenge (2.0mg/Zyk) und einem konstanten Wirkungsgrad zwi-
schen DF- und Dieselbetrieb

(3) Angesichts der stets bendtigten Dieselmenge fiir die Ziindung des Erdgas-Luftgemisches
wird der Leerlauf und die unterste Teillast ausschlieflich mit Diesel betrieben. Durch
den begrenzten Einblasezeitpunkt aufgrund des notwendigen {iberkritischen Druckgefél-
les und der geringen Erdgasmengen stoft der Schichtbetrieb unter diesen Rahmenbe-
dingungen an seine Grenzen.

5.2.6 Analysierte Hardwareparameter

In diesem Unterkapitel wird der Einfluss verschiedener Hardwarekomponenten auf das DDI-
Brennverfahren néher beschrieben. Beginnend mit der Bedeutsamkeit des Verdichtungsver-
héltnisses wird in weiterer Folge die Frage nach der idealen Ladungsbewegung fiir ein DF-
Brennverfahren gestellt. Passend dazu werden die Kernpunkte in den nachfolgenden Unterka-
piteln dargelegt und diskutiert.

Variation des Verdichtungsverhiltnisses

Hardwareseitig wurde im ersten Schritt der Einfluss des Verdichtungsverhéltnisses analysiert.
In Abbildung 5.43 sind die konstruktiven Modifikationen fiir die Adaptierung des Verdich-
tungsverhéltnisses von 16.5 auf 14.5 abgebildet. Hinsichtlich der Kolbenform musste ein Kom-
promiss zwischen dem Erhalt der urspriinglichen w-Form und einer konstanten Quetschfliche
eingegangen werden. Dazu wurden bestehende Kolben aus einem Motor einer héheren Leis-
tungsklasse entsprechend dieser Anforderungen konstruktiv angepasst. Im Detail wurde der
Muldenboden weitestgehend ausgedreht und die Quetschfliche minimal reduziert. Aufgrund
der gestiegenen Kolbenhthe musste zum Erhalt eines konstanten Quetschspaltes die Pleuel-
linge um einen Millimeter reduziert werden.

Wiéhrend in Abbildung 5.44 die optimierten Ergebnisse fiir die unterschiedlichen Verdich-
tungsverhéltnisse im Lastpunkt 1500 /3 gegeniibergestellt sind, finden sich die dazugehori-
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Gespiegelte Ansicht

Muldenform

Verdichtungsverhaltnis
€=16.5

Verdichtungsverhaltnis
e=145

Pleuellange: 138 mm : 137mm

Abbildung 5.43: Konstruktive Modifikationen fiir die Anpassung des Verdichtungsverhéltnisses von
16.5 (links) auf 14.5 (rechts)

Tabelle 5.11: Applikationsparameter fiir den optimierten Betrieb mit unterschiedlichen Verdich-
tungsverhéltnissen im Lastpunkt 1500 /3

Parameter e=165 =145
energetischer Erdgasanteil in % 80 65
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 70 80
Saugrohrdruck in bar 1.0 1.0
AGR-Rate in % 43.2 39.5
gekiihlt / ungekiihlt ungekiihlt ungekiihlt
50 %-Umsatzpunkt in °"KW nZOT 6.5 12.1
Drallklappenposition in % 55 40
Dieselraildruck in bar 800 400

gen Applikationsparameter in Tabelle 5.11 wieder. Durch das realisierte Magerbrennverfahren
werden die innermotorischen NOy-Emissionen in diesem Lastpunkt auf 0.6 g/kWh begrenzt.
Gleichzeitig wurde das Brennverfahren auf minimale HC-Rohemissionen und einen maxima-
lem Wirkungsgrad optimiert. In erster Linie fiihrt das geringere Verdichtungsverhéltnis zu
geringeren Temperaturen und Driicke in ZOT, wodurch die Selbstziindungsbedingungen fiir
den Dieselzilindstrahl verschlechtert werden. Dieser Umstand zeigt sich im dargestellten Last-
punkt besonders signifikant. Die Zunahme des Ziindverzuges kann primér auf die erschwerte
Selbstziindung des eingebrachten Dieselkraftstoffes zuriickgefiihrt werden. Durch die léngeren
Zindverzugszeiten muss der Dieselziindstrahl entsprechend friih eingespritzt werden, wodurch
die thermodynamischen Randbedingungen fiir die Selbstziindung wiederum negativ beeinflusst
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Abbildung 5.44: Vergleich der analysierten Verdichtungsverhéltnisse im Lastpunkt 1500 /3

werden. Um dennoch eine stabile Entflammung garantieren zu kénnen, muss der energetische
Erdgasanteil von 80 % auf 65 % reduziert werden. Beeinflusst durch die verzogerte Entflam-
mungsphase steigen die Schwankungen des indizierten Mitteldrucks COV,; mit verringertem
Verdichtungsverhéltnis an, obwohl der Dieselanteil deutlich erhoht wurde. In beiden optimier-
ten Varianten wird das Erdgas erst spiat in der Kompressionsphase eingeblasen, sodass in
beiden Fillen ein geschichtetes Erdgas-Luftgemisch im Brennraum entflammt wird. Die spé-
tere Verbrennungslage kombiniert mit dem geringeren energetischen Erdgasanteil fithrt dazu,
dass die Ladungsschichtung im Brennraum an Intensitét verliert. Neben einem Anstieg der
Brenndauer fithrt dieser Umstand zu einem erhdhten energetischen Anteil an unverbrannten
Bestandteilen im Abgas A(,v, trotz gesteigerter Dieselmenge. Die unvollstdndigere und spé-
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te Verbrennung gepaart mit dem geringeren Wirkungsgradniveau des vollkommenen Motors
fithrt dazu, dass der indizierte Wirkungsgrad 7; um beinahe 5 %py; abnimmt. Einzig die Ab-
gastemperatur profitiert durch die geringere Verdichtung. Die Verldufe aus der Indizierung
verdeutlichen die beschriebenen Zusammenhéange.

Aufgrund der direkten Abhéngigkeit der thermodynamischen Zustandsgrofen vom geome-
trischen Verdichtungsverhéltnis beeinflusst der konstruktive Parameter mafigeblich die Klopf-
neigung an der Volllast. Passend dazu sind in Abbildung 5.45 die Ergebnisse aus dem Last-
punkt 1750 / 15 inklusive Indizierdaten dargestellt. Durch die héhere Verdichtung erhoht sich
das Temperatur- und Druckniveau im Brennraum wahrend der Verbrennung, wodurch die
Wahrscheinlichkeit fiir lokale Selbstziindung im unverbrannten Gemischbereich ansteigt. Die-
ser Zusammenhang zeigt sich auch in den dargestellten Untersuchungsergebnissen. Wahrend
die Selbstziindungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl von der héheren Verdichtung profi-
tieren und dadurch zu kiirzeren Ziindverziigen fiihren, tritt die klopfende Verbrennung ange-
sichts der héheren Temperaturen und Driicke friiher ein. Diese Erkenntnisse lassen sich auch
anhand der indizierten Kenngrofsen ableiten. In der Darstellung sind die Verldufe fiir einen
konstanten 50 %-Umsatzpunkt von 10 "KW nZOT ersichtlich. Wahrend sich der Ziindverzug
durch die geringere Verdichtung erhoht, ist die grundlegende Form des Heizverlaufs bis zum
Eintritt der klopfenden Verbrennung zwischen den unterschiedlichen Verdichtungsverhéltnis-
sen quasi ident. Die Abnahme der Brenndauer fiir die hohere Verdichtung ist im Bereich frither
Verbrennungslagen auf zunehmend héufigeres und intensiveres Klopfen zuriickzufithren. Hin-
sichtlich der energetischen Betrachtung der Produkte der unvollsténdigen Verbrennung A,y
kénnen nur geringe Unterschiede zwischen den Verdichtungsverhéltnissen festgestellt werden.
Eine mogliche Begriindung fiir die geringen Vorteile der reduzierten Verdichtung resultiert
aus den hoheren Abgastemperaturen, wodurch in weiterer Folge die thermische Nachoxidati-
on wahrend der Expansionsphase profitiert.

Die Untersuchungen zeigen, dass das Verdichtungsverhéaltnis eine zentrale Rolle in der Reali-
sierung eines DF-Brennverfahrens einnimmt. Angesichts des fehlenden Auslassventils und der
dezentralen Lage des Dieselinjektors tritt im DDI-Betrieb die klopfende Verbrennung deutlich
frither auf als mit der dufseren Erdgasgemischbildung. Gestiitzt durch das untersuchte Voll-
lastpotenzial aus der ersten Projektphase kann davon ausgegangen werden, dass mit einer an-
gepassten Brennraumgeometrie mit zwei Auslassventilen die Leistungsdichte im DDI-Betrieb
deutlich gesteigert werden kann. Schlussendlich muss in der Auslegung des Verdichtungsver-
héltnisses ein Kompromiss zwischen den Selbstziindungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl
in der Teillast und dem Klopfverhalten an der Volllast getroffen werden.

Variation der globalen Ladungsbewegung

Priméares Ziel dieser Untersuchungen war es, die Interaktion zwischen der globalen Ladungsbe-
wegung und der DF-Verbrennung zu bewerten. Die innermotorischen Stromungsverhéltnisse
im Brennraum werden mafigebend durch die Geometrie der Einlasskanéle, den Steuerzeiten,
der Kolbenform und vom Lastpunkt (Drehzahl und Last) geprégt. Neben der Ladungsbe-
wegung bestimmt speziell die Turbulenz im Brennraum die Ausbreitung der Flammenfront.
Dabei soll die erzeugte globale Ladungsbewegung wihrend der Kompression dissipieren und
in Turbulenz zerfallen. Entsprechend der kiirzeren Brenndauer kann dadurch die Vorreakti-
onszeit im Endgas reduziert werden, weshalb sich ein gesteigertes Turbulenzniveau zudem
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positiv auf das Klopfverhalten auswirkt. Die Turbulenz im Brennraum ist im DDI-Betrieb
beeinflussbar durch:

e globale Ladungsbewegung (Interaktion zwischen Einlasskanal- und Kolbengeometrie,
Drallklappenposition,...)

e Erdgaseinblasung (Sprayausrichtung, Einblasedruck, Zeitpunkt, Masse,...)

e Dieselziindstrahl (Mehrfacheinspritzung, Sprayausrichtung, Einspritzdruck, Zeitpunkt,
Masse,...)

e Verbrennung (Temperatur- und Druckgradient)

Angesichts der konstruktiven Restriktionen durch beispielsweise zylinderachsparallele Ein-
und Auslassventile sowie dem Erhalt der gesamten Sauganlage konnten lediglich die Einlass-
kanéle im Zylinderkopf und die Kolbengeometrie fiir die Formung unterschiedlicher globaler
Ladungsbewegungen neu gestaltet werden. Die konstruktive Auslegung selbiger wurde mithil-
fe eigens durchgefiihrter CFD-Simulationen unterstiitzt. Nahere Details zur strémungstechni-
schen Optimierung sowie weitere konstruktive Rahmenbedingungen werden in Kapitel 6.3.3
diskutiert.

In Abbildung 5.46 ist eine Ubersicht der analysierten Ladungsbewegungen samt notwendi-
ger konstruktiver Modifikationen dargestellt. Im Vergleich zur Ausgangsbasis (Drallstromung)
wurde die neu ausgelegte Einlasskanalgeometrie auf eine globale Stromung um die Zylinder-
querachse ausgerichtet (Tumblestrémung).

Wie bereits erwdhnt, ist das iibergeordnete Ziel dieser Untersuchungen die Turbulenz im
Brennraum zu steigern. Neben der Verringerung der Klopfneigung soll die adaptierte Ladungs-
bewegung zu einer vollstindigeren Verbrennung fiihren. Einen Uberblick iiber die realisierten
Kombinationen zwischen Einlasskanal- und Kolbengeometrie samt vorherrschender Grund-
stromung ist in Abbildung 5.47 ersichtlich. Zudem sind tabellarisch die konstruktiven Rah-
menbedingungen zusammengefasst. Das Turbulenzniveau infolge der Ladungsbewegung wird
fiir die Basiskonfiguration primér durch die Drall- und Quetschstromung (Squish) bestimmt.
Durch die Anderung der Einlasskanalgeometrie und die Verwendung eines Kolbens mit Topf-
mulde wird die Zylinderinnenstrémung dominiert von einer Tumble-Squish-Stromung. Die
ausgeprigte Quetschfliche stort jedoch den Tumbleaufbau und fithrt sogar zu einer entgegen-
gesetzt gerichteten Stromung (Reversetumble). Um diese Gegenstromung zu verhindern und
den Tumbleaufbau zu verstéirken, wurde die Quetschflache in der dritten Variante in Form
einer Linsenmulde auf ein Minimum reduziert. Eine detaillierte Darstellung der brennraum-
seitigen Stromungssituation fiir die untersuchten Varianten folgt in Kapitel 6.3.3. Nachfolgend
werden die Auswirkungen der unterschiedlichen Ladungsbewegungen sowohl in der unteren
(1500 / 3) als auch in der oberen Teillast (1750 /15) exemplarisch dargestellt. Detaillierte
Ausfithrungen der gesamten experimentellen Untersuchungen zu diesem Thema sind in der
Masterarbeit [30] dokumentiert.

In Abbildung 5.48 sind die Ergebnisse der Variation der Einblaselage fiir die untersuchten
Hardwarevarianten im Lastpunkt 1500 /3 zusammengefasst. Angesichts der Tatsache, dass
aufgrund der relativ niedrigen Last und Drehzahl der Impuls durch die einstrémende Masse
gering ist, wirkt sich die unterschiedliche Ladungsbewegung hauptsichlich auf die Gemisch-
bildung aus. Speziell der Ubergang zum Schichtbetrieb wird mafgeblich von der Interaktion
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Abbildung 5.46: Ubersicht der analysierten Ladungsbewegungen inklusive notwendiger konstrukti-
ver Modifikationen
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Basis Variante @ Variante @
2 \
Tumble
Sauish ~ Squish

Basis Variante (1) Variante (2)
Verdichtungsverhéltnis 16.5 16.5 16.5
Einlasskanalgeometrie Serie Neuauslegung Neuauslegung
Grundstrémung Drall Tumble Tumble
Muldengeometrie Serie (w-Mulde)  Topfmulde Linsenmulde
Kurzschreibweise SZK / SM TZK / TM TZK /LM

Abbildung 5.47: Analysierte Hardwarekombinationen von Einlasskanal- und Kolbengeometrien

zwischen der zentralen Erdgaseinblasung und der Kolbenform bestimmt. Grundsatzlich fiihrt
der ungedrosselte Motorbetrieb in Kombination mit der geringen Last und einem energeti-
schen Erdgasanteil von 80 % zu einem sehr mageren Erdgas-Luftgemisch. Wie mehrmals in
dieser Arbeit betont, flihren diese Zonen aufgrund der unvollstdndigen Verbrennung zu hohen
HC-Emissionen. Angesichts dieser Tatsache ist die Formung einer gezielten Ladungsschich-
tung in der unteren Teillast besonders essentiell. Die Ergebnisse zeigen, dass die Kombina-
tionen mit einer ausgepragten Kolbenmulde und einer spaten Erdgaseinblasung wihrend der
Kompressionsphase die HC-Emissionen und damit verbunden den energetischen Anteil an Un-
verbrannten im Abgas A(yv deutlich reduziert werden konnen. Durch die zentrale Lage des
Erdgasinjektors wird das Erdgas in weiterer Folge von der Kolbenmulde quasi eingefangen, wo-
durch sich eine intensivere Ladungsschichtung zum Einspritzzeitpunkt des Dieselziindstrahls
einstellt. Im Gegensatz dazu fithrt die ausgefithrte Linsenmulde zu einer verbesserten Homo-
genisierung des direkt eingeblasenen Erdgases, welches sich in der konkreten Anwendung im
Schichtbetrieb jedoch negativ auswirkt. Durch die offene Kolbenform verteilt sich das Erdgas
beim Auftreffen auf den Kolben im gesamten Brennraum, wodurch sich keine Ladungsschich-
tung ausbilden kann. In erster Linie wirkt sich dieser Umstand negativ auf die HC-Emissionen
aus und in konsequenter Folge auch auf den indizierten Wirkungsgrad ;.

Angesichts des zwangsweise notwendigen Magerbrennverfahrens ist in der unteren Teillast
der umgesetzte Schichtbetrieb fiir die Reduktion der HC-Emissionen von besonderer Bedeu-
tung. In Kombination mit der zentralen Erdgaseinblasung kann mithilfe einer Kolbenmulde
eine ausgeprigtere Ladungsschichtung im Brennraum erzeugt werden. Dies fordert die Voll-
standigkeit der Verbrennung, sodass die HC-Emissionen abnehmen und der Wirkungsgrad
ansteigt. Im Gegensatz dazu wirkt sich die offene Brennraumgeometrie der Linsenmulde ne-
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Abbildung 5.48: Vergleich der unterschiedlichen Ladungsbewegungen im Lastpunkt 1500 /3 sowie
die schematische Interaktion zwischen Erdgaseinblasung und Kolbengeometrie

gativ auf die Ladungsschichtung aus. Aufgrund der Rahmenbedingungen (Last, Drehzahl,
usw.) iiberwiegt der Einfluss der Gemischbildung jenen aus der Ladungsbewegung, sodass die
Unterschiede zwischen den beiden Varianten mit einer charakteristischen Kolbenmulde (SM
und TM) iiber die gesamte Messreihe relativ gering sind. In Kombination mit der zentra-
len Niederdruckerdgaseinblasung ist fiir eine gezielte Ladungsschichtung eine Kolbenform mit
ausgepragter Mulde zwangsweise notwendig.

Im Zusammenhang mit der oberen Teillast ergeben sich fiir das DDI-Konzept génzlich an-
dere Anforderungen an die Brennverfahrensentwicklung. In Hinblick auf den umgesetzten
stochiometrischen Betrieb (A = 1) wird der zeitliche Abstand zwischen der Erdgaseinbla-
sung und dem Dieselziindstrahl soweit als moglich vergréfert, wodurch sich die Gemischbil-
dungszeit fiir das direkt eingeblasene Erdgas verlangert. Neben der Gemischbildung beein-
flusst die Ladungsbewegung bzw. das Turbulenzniveau in wichtigem Mafse die Verbrennung.
Speziell die Klopfneigung steht in direktem Zusammenhang mit der Intensitat der Ladungs-
bewegung. Ein hoéheres Turbulenzniveau fordert einerseits den Zerfall des Dieselziindstrahls
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und andererseits findet ein schnellerer Ubergang vom laminaren zum turbulenten Zustand
statt. Diese Umsténde fiihren insgesamt zu einer schnelleren und vollstdndigeren Verbren-
nung mit einem verbesserten Gesamtwirkungsgrad. Durch die schnellere Kraftstoffumsetzung
wird die Vorreaktionszeit im Endgas reduziert, wodurch in weiterer Folge die Wahrschein-
lichkeit einer klopfenden Verbrennung abnimmt. Passend dazu zeigt Abbildung 5.49 Ergeb-
nisse aus der Variation des 50 %-Umsatzpunktes im Lastpunkt 1750 / 15. Im Gegensatz zum
vorherigen Betriebspunkt ist der Einfluss der unterschiedlichen Ladungsbewegungen auf das
DDI-Brennverfahren im héheren Lastbereich deutlicher sichtbar. Alle dargestellten Messreihen
wurden mit einem energetischen Erdgasanteil von 95 % und einer konstanten Erdgaseinbla-
selage (SOIng = 300 ° KW vZOT) aufgenommen. Mit Verweis auf die parallel durchgefiihrten
3D-Stromungssimulationen konnte das Turbulenzniveau mithilfe der turbulenten kinetischen
Energie (TKE) quantifiziert werden. Es zeigt sich, dass die Intensitét der Ladungsbewegung
durch die Tumblegrundstrémung iiber den gesamten Ansaug- und Kompressionstakt bis hin
zum ZOT gesteigert werden kann. Dadurch profitiert in erster Linie die Homogenisierung des
direkt eingeblasenen Erdgases. Speziell die Kolbengeometrie mit Linsenmulde fiihrt zu einer
intensiveren Durchmischung des Erdgases im Brennraum, wohingegen die Varianten mit aus-
gepragten Kolbenmulden (SM und TM) die Gemischhomogenisierung storen. Angesichts der
Vorteile hinsichtlich der Gemischaufbereitung sind die HC-Rohemissionen fiir die Kombinati-
on TZK und LM in weiten Bereichen unterhalb der restlichen Varianten. Die Hintergriinde fiir
den Anstieg der HC-Emissionen im Bereich frither Verbrennungslagen kann einerseits auf die
zunehmend héufiger auftretende klopfende Verbrennung und andererseits auf die kiirzere Ge-
mischbildungszeit sowie der verschlechterten Bedingungen fiir die thermische Nachoxidation
wéahrend der Expansionsphase zuriickgefithrt werden. Durch die ldnger anhaltende Drallbe-
wegung profitiert die Variante SZK und SM hinsichtlich der unverbrannten HC-Emissionen
bei spéaten Verbrennungslagen. Hingegen zerfillt die Tumblestromung bereits im Bereich von
OT, sodass das Turbulenzniveau in der Expansionsphase drastisch abnimmt. Die Betrachtung
des Brennendes (90 %-Umsatzpunkt) bestétigt diese Erkenntnis. Wéhrend die Tumblestro-
mung im Bereich von OT in Turbulenz zerféllt, unterstiitzt die gerichtete Drallstromung auch
iiber OT hinaus die Verbrennung. Im Gegensatz dazu begiinstigt die Quetschstromung den
wichtigen Impulsaustausch zwischen dem Erdgas-Luftgemisch und dem Dieselziindstrahl im
Bereich von OT. Durch die vorhandene Quetschfliche (SM und TM) wird im Bereich von
OT insbesondere im Kolbenspalt eine hochturbulente Strémung erzeugt, welche die Interakti-
on zwischen Dieselziindstrahl und dem umgebenden Erdgas-Luftgemisch unterstiitzt und die
Verbrennung beschleunigt. Die generelle Reduktion des Ziindverzuges bei fritheren Verbren-
nungslagen kann auf die giinstigeren Selbstziindungsbedingungen (Druck und Temperatur) fiir
den Dieselziindstrahl zuriickgefiihrt werden. Interessante Erkenntnisse ergeben sich in der Be-
trachtung des Klopfverhaltens. Hier stellt sich heraus, dass die Kombination aus Tumble- und
Quetschstromung fiir die Variante TZK und TM die Klopfneigung deutlich reduziert. Der Tum-
blezerfall wihrend der Kompressionsphase gepaart mit der hochturbulenten Quetschstromung
fiihrt zu einer kurzen und beinahe symmetrischen Warmefreisetzung wiahrend der Verbren-
nung. Die Verldufe aus der Indizierung visualisieren diese Zusammenhénge. Dargestellt sind
die gemittelten Messdaten fiir den 50 %-Umsatzpunkt von 12 °KW. Entscheidend fiir die opti-
male Gestaltung der Ladungsbewegung ist, dass der Wirkzeitraum der Turbulenz zum einen
die Gemischbildung von Erdgas und Diesel und zum anderen iiber den Brennbeginn hinaus
die Verbrennung unterstiitzt. Wahrend sowohl die Tumble- als auch die Quetschstrémung die
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Lastpunkt 1750 / 15
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Turbulenz vor und um OT steigern konnen, hilt die gerichtete Drallstrémung iiber OT hinaus
an, wodurch die Verbrennung gegen Brennende profitiert.

Angesichts der beschriebenen Zusammenhénge ergeben sich je nach Betriebsstrategie unter-
schiedliche Anforderungen an die Ladungsbewegung. Alle gewiinschten Eigenschaften in einer
Konfiguration zu vereinen ist nicht realistisch. Fiir die Realisierung des DDI-Brennverfahrens
bendtigt es im Magerschichtbetrieb eine Kolbengeometrie mit einer zentralen Brennraum-
mulde. Obwohl der linsenférmige Brennraum durch die bessere Gemischhomogenisierung im
stochiometrischen Betrieb durchaus Vorteile mit sich bringt, ist die Kolbenform fiir den DDI-
Magerschichtbetrieb ungeeignet. Ein guter Kompromiss stellt die Variante TZK und TM dar.
Sie punktet zum einen im Magerschichtbetrieb durch die Kolbenmulde und zum anderen kann
dank der Kombination von Tumble- und Quetschstromung die Turbulenz wahrend der Ge-
mischbildung und Verbrennung im Gegensatz zur Basiskonfiguration (SZK und SM) verbessert
werden.

Zusammenfassung DF-Brennverfahren mit innerer Gemischbildung

An dieser Stelle werden essentielle Erkenntnisse aus den experimentellen Untersuchungen fiir
das DDI-Brennverfahren zusammengefasst:

e Durch den zusétzlichen Freiheitsgrad der inneren Erdgasgemischbildung kénnen die HC-
Emissionen durch den Magerschichtbetrieb drastisch reduziert werden. Dies ermoglicht
den Einsatz des DF-Brennverfahrens auch ich der unteren Teillast, sodass das gesamt-
heitliche COs-Potenzial verbessert wird.

e Die Analyse unterschiedlicher Dieseleinspritzstrategien zeigte, dass sich eine zusétzliche
Piloteinspritzung prinzipiell positiv auf die Emissionen und den Wirkungsgrad auswirkt.
In Anbetracht der erhéhten Dieselmenge sinkt jedoch der energetische Erdgasanteil, so-
dass im Vergleich zur optimierten Einfacheinspritzung ein COs-Nachteil experimentell
ermittelt wurde. Bei einer gezielten Auslegung des Hydrauliksystems auf eine minima-
le Dieselmenge kann eine zusétzliche Piloteinspritzung das DF-Brennverfahren positiv
beeinflussen.

e Mithilfe der statischen Versuchsplanung (DoE) wurde das DDI-Brennverfahren je nach
Betriebsstrategie gezielt optimiert. Beispielsweise konnten im Vergleich zum DF-Brenn-
verfahren mit dufserer Erdgasgemischbildung die HC-Emissionen bei identem NOy-Limit
in den Lastpunkten 1500 /3 und 1750 /5 um 75 % bzw. 70 % reduziert werden.

e Auf Basis der Erkenntnisse aus den experimentellen Untersuchungen konnte fiir das DDI-
Konzept eine Betriebsstrategie erarbeitet werden. Durch den Magerschichtbetrieb kann
der DF-Betriebsbereich bis in die untere Teillast ausgeweitet werden. Sowohl der reine
Dieselbetrieb im Leerlauf und in der untersten Teillast als auch der stéchiometrische
DF-Betrieb sind vom prinzipiellen Kennfeldlayout ident zum DF-Konzept mit dufierer
Erdgasgemischbildung.

e Eine zentrale Rolle fiir das DDI-Brennverfahren nimmt das geometrische Verdichtungs-
verhéltnis ein. Wahrend die Selbstziindungsbedingungen im Magerschichtbetrieb durch
ein hohes Verdichtungsverhéltnis profitieren, steigt die Klopfneigung an der Volllast an.
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Somit muss in der Auslegung ein Kompromiss zwischen diesen beiden Aspekten einge-
gangen werden.

e Aufgrund der unterschiedlichen Betriebsstrategien ergeben sich kontréare Anforderungen
an die Ladungsbewegung. Hinsichtlich der Gemischbildung benétigt es auf der einen
Seite eine ausgeprigte Kolbenmulde, um die notwendige Ladungsschichtung im Brenn-
raum erzeugen zu kénnen, auf der anderen Seite soll die Ladungsbewegung die Homoge-
nisierung des direkt eingeblasenen Erdgases im stochiometrischen Betrieb unterstiitzen.
Zuséatzlich sollen die Stromungsverhéltnisse im Brennraum die Aufbereitung des Diesel-
ziindstrahls férdern. Abgesehen von der Gemischbildung wird die Verbrennung selbst
stark vom Turbulenzniveau bestimmt. Ausgehend von den experimentellen Ergebnissen
konnte mit der Uberlagerung von Tumble- und Quetschstrémung (TZK und TM) sowohl
im Magerschicht- als auch im stéchiometrischen Betrieb ein guter Kompromiss zwischen
den unterschiedlichen Anforderungen fiir das DDI-Konzept gefunden werden.

5.3 Gegeniiberstellung der Dual-Fuel-Konzepte mit
konventionellen Brennverfahren

Um das Potenzial der entwickelten Dual-Fuel-Konzepte bewerten zu konnen, wurde in den
Untersuchungen stets der Vergleich mit konventionellen Brennverfahren angestrebt. Fakt ist,
dass fiir die weitere Umsetzung eines neuen alternativen Brennverfahrens die Anreize gegen-
iiber bestehender Antriebskonzepte entsprechend hoch sein miissen. Passend dazu werden
nachfolgend die DF-Brennverfahren zum einen mit dem Basisdieselmotor und zum andern
mit einem ausgefiihrten Benzin-Ottomotor verglichen. Beide Motoren reprisentieren fiir ihre
Klasse den Stand der Technik und wurden im Rahmen des Projekts bzw. im Vorfeld am Insti-
tut untersucht. Eine Ubersicht zu den gegeniibergestellten Brennverfahren samt konstruktiver
Merkmale zeigt Tabelle 5.12. Stellvertretend fiir jede Betriebsstrategie werden anschliefsend
Ergebnisse in den Lastpunkten 1500 /3 und 1750 / 15 detailliert analysiert.

Tabelle 5.12: Ubersicht der gegeniibergestellten Brennverfahren samt konstruktiver Merkmale

Dual-Fuel konv. Brennverfahren
DF-PFI  DF-DDI Diesel Otto (Benzin)
Grundmotor B47C2000 B47C2000 N20B2000
Hubraum in ¢cm? 1995 1995 1995 1995
Bohrung in mm 84 84 84 84
Hub in mm 90 90 90 90
Verdichtungsverhéltnis 16.5 16.5 16.5 10.0
Einlasskanal- / Kolbengeometrie ~ Serie =~ TZK/TM Serie Serie
Ventile pro Zylinder 4 3 4 4
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5.3.1 Vergleich der Brennverfahren im unteren Lastbereich

Représentativ fiir das geschichtete Magerbrennverfahren werden Ergebnisse im Lastpunkt
1500 /3 diskutiert. Neben den langsamen und schnellen Messdaten zeigt Abbildung 5.50
durchgefiihrte Wirkungsgradanalysen inklusive Verlustteilungen fiir die untersuchten Motor-
konzepte. Diese wurden mithilfe der institutsinternen Software FVT CORA berechnet. Auf
Basis der Verlustteilung nach Pischinger et al. [59] erfolgt ausgehend vom Wirkungsgrad des
vollkommenen Motors die Aufteilung in die Einzelverluste.

Aufgrund der bereits mehrmals erwéhnten Schwierigkeiten, ein stéchiometrisches DF-Brenn-
verfahren umzusetzen, wurde ein geschichtetes Magerbrennverfahren realisiert. Durch diesen
Umstand ist der Einsatz eines Dreiwege-Katalysators in diesem Betriebsmodus nicht aus-
reichend, um die NOy-Emissionen katalytisch konvertieren zu kénnen, weshalb alternative
Systeme (z.B. LNT, SCR) benétigt werden. Aus diesem Grund miissen die NOy-Emissionen
bereits innermotorisch reduziert werden. Im konkreten Fall wurden im Lastpunkt 1500 / 3 die-
se auf 0.6 g/kWh limitiert. Beide DF-Konzepte wurden mit einem energetischen Erdgasanteil
von 80 % optimiert. Durch die nicht-vorgemischte Verbrennung ergeben sich fiir das Diesel-
brennverfahren prinzipielle Vorteile hinsichtlich der unverbrannten Abgaskomponenten. Zu-
dem zeigt sich, dass durch die innere Gemischbildung in Kombination mit dem realisierten
Magerschichtbetrieb der energetische Anteil aus der unvollstdndigen Verbrennung A(,yv im
Gegensatz zur auferen Erdgasgemischbildung um 75 % reduziert werden kann. Besonders in-
teressant ist der Umstand, dass im DDI-Betrieb einerseits die NOy-Emissionen auf Diesel-
niveau und anderseits der Anteil aus der unvollstindigen Verbrennung A,y unter jenem
des Benzin-Ottomotors sind. Dank der kurzen Brenndauern und der angepassten Verbren-
nungslage kann der Wirkungsgradnachteil durch die unverbrannten Abgaskomponenten (HC
und CO) im DDI-Betrieb gegeniiber dem Basisdieselmotor in diesem Lastpunkt {iberkom-
pensiert werden, sodass sich ein Plus von ca. 1%pyt quantifizieren ldasst. Im Vergleich zum
stochiometrisch betriebenen Benzin-Ottomotor kann dank des hoheren Verdichtungsverhéalt-
nisses in Kombination mit dem Magerschichtbetrieb ein signifikanter Wirkungsgradvorteil von
4.5 %pit fir das DDI-Konzept experimentell bestatigt werden. Infolge der eingebrachten Die-
selmenge verringert sich das COs-Einsparpotenzial bei konstantem effektiven Wirkungsgrad
auf 20 %. Werden die Wirkungsgradunterschiede in der Bilanz beriicksichtigt, ergibt sich fiir
das DDI-Brennverfahren gegeniiber Diesel und Otto ein COy-Vorteil von 22.7% bzw. von
30.1%. An dieser Stelle sei noch einmal erwahnt, dass die COs-Emissionen iiber die voll-
stdndige Verbrennung des eingebrachten Kraftstoffes ermittelt wurden. Dadurch kénnen die
COgs-Potenziale unabhéngig von den restlichen Abgaskomponenten als direkte Folge vom ef-
fektiven Wirkungsgrad und der Kraftstoffzusammensetzung berechnet werden. Wahrend sich
die iiberstochiometrische Verbrennung in Kombination mit dem hohen Verdichtungsverhéltnis
positiv auf den Wirkungsgrad auswirkt, verringert sich die Abgastemperatur auf etwa 250 °C
fiir die beiden DF-Konzepte. Angesichts dieser Rahmenbedingungen stellt die katalytische
Konvertierung der unverbrannten CH4-Emissionen eine besondere Herausforderung dar.

Ausgangsbasis fiir die Verlustanalyse ist der Wirkungsgrad des vollkommenen Motors mit
realer Ladung. Sowohl die DF-Konzepte als auch der Dieselmotor profitieren im Gegensatz
zum Benzin-Ottomotor vom héheren Verdichtungsverhéltnis sowie von giinstigeren Stoffwer-
ten infolge des Magerbrennverfahrens. Wie bereits beschrieben, konnte in der DDI-Brenn-
verfahrensentwicklung der Nachteil hinsichtlich der unvollstdndigeren Verbrennung gegeniiber
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Abbildung 5.50: Vergleich der unterschiedlichen Brennverfahren im Lastpunkt 1500 /3
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dem Basisdieselmotor dank der kurzen Brenndauer sowie einer angepassten Verbrennungslage
kompensiert werden. In puncto Wandwérmeverluste konnen zwischen Diesel- und DDI-Betrieb
nur geringfiigige Unterschiede festgestellt werden. Aufgrund der geringeren Temperaturen und
Driicke nimmt dieser Verlustanteil fiir das DF-Konzept mit &duferer Gemischbildung ab und
erreicht beim Benzin-Ottomotor den geringsten Verlust. Um die notwendigen AGR-Raten im
DF-Modus darstellen zu konnen, musste das Spiilgefille zwischen Auslass- und Einlasssei-
te des Motors mithilfe der Drosselklappe kiinstlich vergrofsert werden, wodurch in weiterer
Folge die Ladungswechselverluste anstiegen. Trotz der Reduktion der HD-Pumpenarbeit ge-
geniiber dem Basisdieselmotor steigen die mechanischen Verluste im DDI-Betrieb geringfiigig
an. Neben den Abweichungen in der Messtechnik kénnten die umfangreichen konstruktiven
Modifikationen eine mogliche Ursache fiir diesen Sachverhalt sein. Schlussendlich profitiert das
realisierte DDI-Konzept durch die umgesetzten konstruktiven und applikativen Mafnahmen,
sodass sich gegeniiber den konventionellen Brennverfahren von Diesel und Otto ein Plus im
Wirkungsgrad von knapp 1 %pyt bzw. 4.5 %py im Lastpunkt 1500 / 3 quantifizieren lasst.

5.3.2 Vergleich der Brennverfahren im oberen Lastbereich

Alternativ zum vorherigen Lastpunkt wurden die DF-Brennverfahren im oberen Lastbereich
aufgrund der Einsatzmdglichkeit eines Dreiwege-Katalysators auf ein stochiometrisches Luft-
verhéaltnis optimiert. Im Hinblick auf die giinstigeren Bedingungen fiir die Abgasnachbehand-
lung, welche im nachfolgenden Kapitel 5.4 detailliert beschrieben werden, wurde das Luft-
verhéltnis im DDI-Betrieb leicht unterstochiometrisch abgestimmt. Wahrend sich die HC-
Emissionen im Vergleich zum stéchiometrischen DF-Betrieb nur geringfiigig erhéht werden,
steigen die CO-Emissionen im unterstochiometrischen Bereich sehr stark an. Neben den Um-
stdnden aus dem Luftverhiltnis profitiert das DF-Konzept mit dufserer Gemischbildung ei-
nerseits durch eine vollstéandigere Erdgashomogenisierung und andererseits durch die zentrale
Lage des Dieselinjektors. Ein detaillierter Blick auf die Heizverlaufe zeigt, dass durch die
Kombination der beschriebenen Sachverhalte nicht nur die Vollstdndigkeit der Verbrennung
verbessert wird, sondern auch die Brenndauer im Vergleich zum DDI-Konzept deutlich ver-
kiirzt werden kann. Wie bereits im vorherigen Lastpunkt sind die Umsetzungsverluste fiir
das Dieselbrennverfahren aufgrund der nicht-vorgemischten Verbrennung am geringsten. So-
wohl die DF- als auch das Otto-Brennverfahren sind in diesem Lastpunkt auf einen homogen
stochiometrischen Betrieb abgestimmt. Umso bemerkenswerter ist, dass trotz der fetteren Ge-
mischverhéltnisse die Umsetzungsverluste fiir die beiden DF-Konzepte geringer sind als jene
des Ottomotors. Ableitbar aus den bereits zuvor beschriebenen Zusammenhéngen verringern
sich im DDI-Betrieb die NOx-Emissionen im Gegensatz zum DF-Konzept mit Saugrohrein-
blasung aufgrund der Gemischzusammensetzung und der langsameren Verbrennung. Durch
den Einsatz von AGR werden die NOy-Emissionen beim Dieselmotor bereits innermotorisch
reduziert. Angesichts der stochiometrischen Gemischverhéltnisse kénnen im DF-Betrieb die
Wirkungsgrade des Basisdieselmotors nicht erreicht werden. Daher ist es fiir die CO2-Bilanz
umso wichtiger, dass der Erdgasanteil im DF-Betrieb im gesamten Kennfeldbereich maxi-
miert wird. Konkret ergibt sich fiir das DDI-Konzept bei einer Substitutionsrate von 97 %
gegeniiber dem Diesel- und Ottomotor ein COq-Vorteil von 18.3% bzw. 29.7%. In Folge des
grokeren Dieselanteils findet sich der Wirkungsgradvorteil von 1.5 %pyy fiir das DF-Konzept
mit dufserer Gemischbildung nicht zur Génze in der COz-Bilanz wieder. Dennoch kénnen die
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Abbildung 5.51: Vergleich der unterschiedlichen Brennverfahren im Lastpunkt 1750 / 15

129



5 Experimentelle Untersuchungen

COg-Emissionen dank der vollstandigeren Verbrennung um weitere 2.8 % reduziert werden.
Wahrend sich der stochiometrische Betrieb auf den Wirkungsgrad negativ auswirkt, profitiert
die Abgastemperatur von der globalen Gemischzusammensetzung. Im Vergleich zum Diesel-
motor steigt die Temperatur nach der Abgasturbine fiir die DF-Konzepte von 450 °C auf {iber
550 °C an, wodurch speziell die Bedingungen fiir die katalytische Reduktion der unverbrannten
CH,-Emissionen verbessert werden.

Geprégt vom stochiometrischen Luftverhéltnis sinkt der Wirkungsgrad des vollkommenen
Motors fiir die DF-Konzepte gegeniiber dem Basisdieselmotor. Trotz der hoheren Verluste
durch die unvollkommene Verbrennung koénnen dank der kiirzeren Brenndauern kombiniert
mit der fritheren Verbrennungslage die Verluste durch den realen Verbrennungsablauf im DF-
Betrieb reduziert werden. Die héhere Klopfneigung zwingt den Ottomotor zu einer spéte-
ren Kraftstoffumsetzung im Gegensatz zu den DF-Brennverfahren, wodurch der Gleichraum-
grad der Verbrennung negativ beeinflusst wird. Infolge des gesteigerten Temperaturniveaus im
Brennraum nehmen die Verluste durch Wandwérme im DF-Betrieb gegeniiber dem Diesel- und
Ottomotor zu. Angesichts der glinstigen Stromungsverhéltnisse iiber den Abgasturbolader ist
der Wirkungsgradverlust durch den Ladungswechsel fiir beide DF-Konzepte vernachléssighar.
In Bezug auf die mechanischen Verluste ergeben sich Unterschiede einerseits aus dem Brenn-
verfahren und andererseits aus den Nebenaggregaten. Letztendlich lassen sich die effektiven
Wirkungsgrade der DF-Brennverfahren auf 37.1 % fiir die innere — und 38.6 % fiir die aufsere
Erdgasgemischbildung im Lastpunkt 1750 / 15 quantifizieren.

5.4 Abgasnachbehandlung

Fiir die Erfiillung aktueller und zukiinftiger Emissionsgesetzgebungen muss das DF-Brenn-
verfahren gesamtheitlich in Kombination mit der Abgasnachbehandlung entwickelt werden.
Um definierte und reproduzierbare Bedingungen iiber den Katalysator einstellen zu kénnen,
wurde am Priifstand ein eigens angefertigtes Bypasssystem aufgebaut. Die nachfolgende Tabel-
le 5.13 zeigt eine Ubersicht der analysierten Katalysatoren inklusive wichtiger Spezifikationen.
Im konkreten Fall unterscheiden sich die beiden Beschichtungen nur hinsichtlich des priméar
verwendeten Edelmetalls Platin (Pt) bzw. Palladium (Pd).

Tabelle 5.13: Ubersicht der analysierten Katalysatoren

Katalysator A Katalysator B
Edelmetall Pt:Rh /5:1 Pd:Rh /5:1

Beladung in g / ft3 30 30
Zelldichte in cpsi 400 400
Durchmesser in mm 118.4 118.4
Lange in mm 152.4 152.4
Substrat Keramik Keramik

Generell muss je nach Betriebsstrategie in stochiometrische (A = 1) und magere Abgasnach-
behandlungssysteme (A > 1) unterteilt werden. Aufgrund des notwendigen Magerbrennver-
fahrens in der unteren Teillast muss eine zusétzliche Abgasnachbehandlungstechnologie fiir
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die Reduktion der NOy-Emissionen eingesetzt werden (z.B. LNT, SCR). Jedoch wurde in
diesen Untersuchungen der Fokus auf die Konvertierung der unverbrannten CHy-Emissionen
gerichtet. Angesichts der Stabilitdt des Molekiils bedarf es einer hohen Aktivierungsenergie,
um Methan im Katalysator katalytisch in COg und HeO umwandeln zu kénnen.

In Abbildung 5.52 sind die Konvertierungsraten k; fiir diverse Spezies in Abhéngigkeit vom
gesamten Luftverhéltnis im Lastpunkt 1750 /15 dargestellt. Auf den ersten Blick fallt der
charakteristische Konvertierungsverlauf von CHy auf, welcher ein Maximum im leicht un-
terstochiometrischen Bereich besitzt. Zudem ergibt sich ein sehr schmales A-Betriebsfenster
fiir die optimale CHy-Konvertierung zwischen 0.98 und 0.99. Dieser Sachverhalt konnte in
ahnlicher Form in der Literatur |7, 38| bereits dokumentiert werden. Zuriickzufiihren ist das
Verhalten im iiberstochiometrischen Betrieb auf die schlechtere Reaktivitat von CH4 mit dem
primédren Reaktionspartner Os. Im Vergleich dazu zeigen langkettigere Kohlenwasserstoffe
im mageren Betriebsbereich grundsétzlich eine hohere Reaktivitat. Fiir unterstéchiometri-
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Abbildung 5.52: Einfluss des gesamten Verbrennungsluftverhéltnisses A auf die Konvertierung un-
terschiedlicher Schadstoffkomponenten im Lastpunkt 1750 / 15
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sche Verbrennungsluftverhéiltnisse wirken die NOy-Emissionen als Reaktanten fiir die kata-
lytische Oxidation der CH4-Emissionen. Bei einer weiteren Anreicherung des Gemisches ist
zu wenig Sauerstoff fiir die anschliefende Abgasnachbehandlung vorhanden, sodass die CHy-
Konvertierung wieder abfillt. Wahrend Katalysator A weniger sensitiv auf Schwankungen
des Luftverhéltnisses reagiert, punktet Katalysator B in der CH4-Konvertierung im mageren
Betriebsbereich. An dieser Stelle sei noch einmal explizit betont, dass die katalytische Um-
setzung der CHy4-Emissionen stark vom Luftverhéltnis abhéngig ist. Selbst im leicht mageren
Bereich konnen trotz Katalysatortemperaturen von iiber 550 °C nur inakzeptable Konver-
tierungsraten verzeichnet werden. In Bezug auf die restlichen Kohlenwasserstoffe (NMHC),
welche absolut gesehen fiir diese Versuchsreihen weniger als 8 % der gesamten HC-Emissionen
betragen, ist ebenfalls eine kontinuierliche Reduktion der Konvertierungsrate mit steigendem
Luftverhéltnis feststellbar. Hinsichtlich der NOy-Konvertierung zeigen sich die typischen Ver-
ldufe beim Einsatz eines Dreiwege-Katalysators. Aufgrund der exothermen Reaktionen steigt
die Temperatur im Katalysator im optimalen \-Betriebsfenster im Vergleich zur Eintrittstem-
peratur um iiber 80°C auf ca. 630°C an. In der Detailansicht auf der rechten Seite ist das
CHy-Konvertierungsverhalten iiber einen mehrstiindigen Betrieb dargestellt. Unter idealen
Gemischverhéltnissen (0.98 < A < 0.99) sind mit beiden untersuchten Katalysatoren CHy-
Umsatzraten groker 95 % darstellbar.
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Abbildung 5.53: Bestimmung der Light-off-Temperatur fiir ein Luftverhéltnis 0.98 < A < 0.99 im
Betriebsbereich 1250 /5.0-5.8

Auf Basis der gewonnen Erkenntnisse wurde in einem néchsten Schritt das Konvertierungs-
verhalten von Methan in Abhéngigkeit von der Katalysatortemperatur fiir das optimale A-
Betriebsfenster ermittelt. Wahrend am Synthesegaspriifstand die Temperatur relativ einfach
variierbar ist, kann die Abgastemperatur am Vollmotor durch das Brennverfahren und durch
den Lastpunkt beeinflusst werden. Dabei variiert zum einen die Abgaszusammensetzung und
zum anderen die Raumgeschwindigkeit im Katalysator. Um diese Einfliisse so gering wie mog-
lich zu halten, wurde die Eintrittstemperatur in den Katalysator iiber gezielte Warmeabfuhr
am Abgassystem eingestellt. Die Ergebnisse dieser Untersuchungen sind in Abbildung 5.53
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gezeigt. Generell zeigt sich im Konvertierungsverhalten von Methan ein Hystereseverhalten
zwischen der Aufheiz- und Abkiihlphase. Eine mogliche Erklarung fiir die hohere katalytische
Umsetzung wahrend der Abkiihlphase kann auf die kontinuierlich frei werdende Wérme infolge
der exothermen Reaktionen bei der CHy- bzw. CO-Umwandlung zuriickgefiihrt werden. Da-
durch koénnen die katalytischen Prozesse fortlaufen, obwohl die Eingangstemperaturen bereits
zu niedrig sind (autotherme Reaktion). Die Konvertierung nach dem Kaltstart wird durch die
Light-off-Kurve repréasentiert, wonach Temperaturen von iiber 450 °C erreicht werden miissen,
um Konvertierungsraten von 50 % bewerkstelligen zu konnen. Diese Ergebnisse korrelieren mit
den Erkenntnissen aus der Literatur [7, 38|, welche bereits im Unterkapitel 2.4 beschrieben
wurden.

Génzlich anders présentiert sich die Situation im DF-Magerbetrieb. Exemplarisch sind Er-
gebnisse im Lastpunkt 1750 /5 in Abbildung 5.54 zu sehen. In den Diagrammen sind die
Konvertierungsraten fiir CH4 sowie fiir NMHC tiiber der Katalysatortemperatur aufgetragen.
Das magere Luftverhéltnis kombiniert mit dem hohen Verdichtungsverhéltnis wirkt sich dabei
negativ auf die Abgastemperatur und damit direkt auf die Konvertierung aus. Ausgehend von
den optimierten Betriebsverhéltnissen wurde mit gezielten Heizstrategien (ungekiihltes AGR,
spatere Verbrennungslagen, Dieselnacheinspritzung, usw.) versucht, die Eintrittstemperatur in
den Katalysator anzuheben. Dabei konnte die Katalysatortemperatur von ca. 270 °C zunéchst
auf {iber 420 °C und fiir den Katalysator B sogar auf knapp 600 °C angehoben werden. Fiir den
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Abbildung 5.54: Konvertierung der unverbrannten Schadstoffkomponenten (CHy bzw. NMHC) in-
klusive Katalysatorheizstrategien im Lastpunkt 1750 /5

Katalysator A blieb die CHy4-Konvertierung bis zum Ende der Versuchsreihe aus. Hingegen
konnte mit Katalysator B ab ca. 400 °C auch mit einem mageren Verbrennungsluftverhéltnis
eine katalytische CH4-Umsetzung festgestellt werden. Bei einer Katalysatortemperatur von
knapp 600 °C und einem Luftverhaltnis von 1.1 konnten Konvertierungsraten von ca. 80 %
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nachgewiesen werden. Dabei wird die Steigerung der Abgastemperatur durch einen Wirkungs-
gradverlust gegeniiber dem optimierten Betrieb von 6.4 %py teuer erkauft. Im Vergleich dazu
werden die restlichen Kohlenwasserstoffe bereits im Ausgangszustand teilweise und ab einer
Temperatur von ca. 400 °C mit {iber 90 % katalytisch umgesetzt.

Die beschriebenen Schwierigkeiten in der katalytischen Umwandlung der unverbrannten Me-
thanemissionen stellen bis dato die gréftte Herausforderung in der weiteren Entwicklung des
DF-Brennverfahrens dar. Die magere Verbrennung gepaart mit dem hohen Verdichtungsver-
héltnis wirken sich dabei negativ auf die Abgastemperatur und damit auf die Konvertie-
rung aus. Unter Beriicksichtigung des Treibhauspotenzials von Methan (GWP = 28) [49] redu-
ziert sich die COs-Einsparung signifikant. Dadurch und auch im Hinblick auf die zunehmend
striktere Limitierung der CHy-Emissionen in der Gesetzgebung ist ein stabil funktionierendes
Abgasnachbehandlungssystem zwingend notwendig.
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Parallel zu den experimentellen Untersuchungen wurden fiir die detailliertere Analyse des
Dual-Fuel-Brennverfahrens diverse numerische Betrachtungen angestellt. Neben 0D-Brenn-
verlaufsanalysen sowie 1D-Motorprozesssimulationen war speziell die Betrachtung der in-
nermotorischen Stromungsvorginge mittels 3D-CFD-Simulationen von besonderem Interesse.
Passend dazu werden in den nachfolgenden Kapiteln die durchgefithrten numerischen Unter-
suchungen naher beschrieben.

6.1 0D-Brennverlaufsanalyse

Aufbauend auf den experimentellen Untersuchungen erfolgte die globale Charakterisierung
des Arbeitsprozesses mithilfe der 0D-Brennverlaufsanalyse. Basierend auf der nulldimensio-
nalen Simulation des Hochdruckteils unter Beriicksichtigung des Wandwérmeiibergangs sowie
der Kraftstoffeigenschaften wurde mithilfe der Software FVT-CORA [26] der Arbeitsprozess
detailliert analysiert. Neben den bereits beschriebenen Ergebnissen aus der Verlustteilung fir
die unterschiedlichen Motorkonzepte diente der berechnete Brennverlauf als Eingangsgrofe
fiir die anschliefsende 1D-Motorprozesssimulation.

6.2 1D-Motorprozesssimulation

Dank der durchgefiihrten Motorprozesssimulation konnte ein Zugang zu nicht direkt mess-
baren Grofen geschaffen werden. Dazu wurde unter der Verwendung des Softwarepakets
AVL-Boost [2]| ein detailliertes Modell des Versuchstrigers inklusive Motorperipherie aufge-
baut, welches im Anschluss mithilfe experimenteller Messdaten validiert wurde. Konkret wur-
den die Massenstrome bzw. die Temperaturverldufe an der Schnittstelle zwischen Saugmodul
und den Einlasskanélen berechnet, welche wiederum als Eingangsgrofsen fiir die darauffolgende
3D-Stromungssimulation herangezogen wurden (sieche Abbildung 6.1).

6.3 3D-Stromungssimulation

Fiir die Visualisierung der innermotorischen Vorgéinge wihrend des Arbeitsprozesses wurden
3D-Stromungssimulationen mithilfe der Software AVL Fire durchgefiihrt. Beginnend von der
Ladungsbewegung iiber die Gemischbildung von Erdgas und Diesel bis hin zur kombinierten
Verbrennung wurde beinahe der gesamte DF-Arbeitsprozess mithilfe der CFD-Simulationen
untersucht. Genau in dieser Reihenfolge, welche in Abbildung 6.2 visualisiert ist, wurden die
Themengebiete bearbeitet. Im Zusammenspiel mit den durchgefiihrten experimentellen Un-
tersuchungen kann das DF-Konzept mithilfe der Ergebnisse aus der 3D-Stromungssimulation
zielgerichtet optimiert werden.
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Abbildung 6.1: Schnittstelle zwischen der 1D-Motorprozesssimulation und der 3D-Stréomungs-
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Abbildung 6.2: Ubersicht der analysierten Themengebiete in der 3D-Strémungssimulation
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Aufgrund der zeitintensiven Vorarbeit und des hohen Rechenaufwandes wurden die CFD-
Simulationen primér im Lastpunkt 1500 / 3 durchgefiihrt. Die Motivation fiir die Wahl dieses
Betriebspunktes kann auf die besonders schwierigen Rahmenbedingungen hinsichtlich der HC-
Emissionen zuriickgefiihrt werden. Wichtige applikative Parameter aus den experimentellen
Untersuchungen, welche als Eingangsgrofen in der CFD-Simulation verwendet werden, sind
in Tabelle 6.1 angefiihrt.

Tabelle 6.1: Eingangsgrofen fiir die CFD-Simulation im Lastpunkt 1500 /3

Parameter 1500 /3
energetischer Erdgasanteil in % 79
Erdgas- / Dieselmenge in mg/Zyk  7.5/2.3
Erdgaseinblaselage in "KW vZOT 80
Saugrohrdruck in bar 1.0
AGR-Rate in % 43.2
gekiihlt / ungekiihlt ungekiihlt
50 %-Umsatzpunkt in “"KW nZOT 6.5
Drallklappenposition in % 55
Dieselraildruck in bar 800

An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, dass detaillierte Informationen zu den Losungsan-
satzen und den verwendeten Gleichungen fiir die Beschreibung der Stréomungsvorgénge in [3]
dokumentiert sind. Trotzdem werden zusétzlich im Anhang A.3 essentielle Grundgleichungen
in verdichteter Form zusammengefasst.

6.3.1 Modellbildung

Eine zentrale Rolle in allen Simulationen spielt die Beschreibung technischer Prozesse mithilfe
vereinfachter Modelle, mit jenen versucht wird, die Realitdat zu abstrahieren. Dabei werden
reale Prozesse in Teilprobleme zerlegt und physikalisch beschrieben. In Hinblick auf die Mo-
delltiefe gilt die allseits bekannte Forderung: So einfach wie moglich und so komplex wie nétig.
Konkret wurde innerhalb der durchgefiihrten CFD-Simulationen das Teilsystem Brennraum
modelliert, welches in Abbildung 6.3 dargestellt ist.

Neben der Modellbildung beeinflussen die notwendigen Randbedingungen die Qualitéit der
Simulationsergebnisse signifikant. Wie bereits beschrieben, resultieren die transienten Stro-
mungsbedingungen fiir die Einlasskanéle aus der 1D-Motorprozesssimulation. Hinsichtlich
der Temperaturen an den Brennraumwandungen konnte zum Teil auf vorhandene Messdaten
zuriickgegriffen werden. Die restlichen unbekannten Wandtemperaturen wurden iiber Erfah-
rungswerte abgeschétzt. Spezifische Randbedingungen werden abhéngig von der Fragestellung
in den jeweiligen Unterkapiteln separat angefiihrt.

6.3.2 Vernetzungsstrategie und Netztopologie

In direktem Zusammenspiel mit der Modellbildung beeinflusst die Vernetzungsstrategie maf-
geblich die Simulationsergebnisse. Dabei wurde das Rechennetz entsprechend der Anforde-
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Abbildung 6.3: Simulationsmodell fiir die CFD-Untersuchungen des DDI-Konzeptes

rungen an die jeweilige Stromungssituation gezielt optimiert. Eine Ubersicht der umgesetzten
Vernetzungsstrategie zeigt Abbildung 6.4. Nachdem die Ansaugphase mit dem Schliefzeit-
punkt der Einlassventile beendet ist, werden die Einlasskaniile wihrend des restlichen Simu-
lationsverlaufs nicht mehr beriicksichtigt. Von der Reduktion der Zellenanzahl profitiert in
erster Linie die Rechenzeit. In der Kompressionsphase nimmt die absolute Zellenzahl konti-
nuierlich bis zum Zeitpunkt der Erdgasdirekteinblasung ab. Angesichts der komplexen Stro-
mungsverhéltnisse wurde das Rechennetz im Diisennahbereich um den Erdgasinjektor speziell
auf die Anforderungen der iiberkritischen Einblasung optimiert, weshalb die Zellenanzahl in
diesem Bereich massiv ansteigt. Nachdem das Erdgas in den Brennraum eingebracht wurde,
wechselt das Rechennetz wieder auf die bereits in der ersten Kompressionsphase verwendete
Netztopologie. Die Rahmenbedingungen fiir die Abstrahierung des Dieselziindstrahls und der
kombinierten DF-Verbrennung werden gesondert in den jeweiligen Unterkapiteln beschrieben.

6.3.3 Ladungsbewegung

Die global erzeugte Ladungsbewegung im Brennraum beeinflusst den gesamten DF-Arbeits-
prozess nachhaltig. Beginnend von der Erdgasgemischbildung iiber den Zerfall des Diesel-
zlindstrahls bis hin zur Verbrennung werden sdmtliche Phasen des Motorprozesses von den
innermotorischen Stromungsverhéltnissen beeinflusst. Umso wichtiger ist es, den Einfluss un-
terschiedlich ausgerichteter Ladungsbewegungen auf das DDI-Brennverfahren zu untersuchen.
Aufgrund der komplexen Stromungssituation im Brennraum wurden die Geometrien der Ein-
lasskanéle und der Kolbenmulde mithilfe der CFD-Simulation gestaltet. Angesichts konstruk-
tiver Restriktionen waren Anderungen an der Ventilanordnung oder an der Sauganlage nicht
moglich, wodurch ein Kompromiss in der Auslegung gefunden werden musste. Im Vergleich
zur Ausgangsbasis (Drallstromung) wurde die neu gestaltete Einlasskanalgeometrie auf eine
globale Stromung um die Zylinderquerachse (Tumblestréomung) ausgerichtet. Die analysierten
Hardwarekombinationen wurden bereits in Kapitel 5.2.6 vorgestellt.
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Abbildung 6.4: Netztopologie fiir die Beschreibung des DDI-Brennverfahrens in der CFD-Simulation

Zusétzlich zu der globalen Ladungsbewegung bestimmt speziell das Turbulenzniveau im
Brennraum jedes Brennverfahren. Die Turbulenz beschreibt dabei die hochfrequente sto-
chastische Fluktuation von Schwankungen in der Strémung, welche durch die Navier-Stokes-
Gleichungen numerisch abgebildet werden kénnen. Jedoch bedarf es fiir die turbulente Stro-
mung eines immensen Rechenaufwandes, weil angesichts der Nichtlinearitdten kleinste Stérun-
gen die Losung mafigeblich beeinflussen. Dadurch miissen selbst kleinste Turbulenzen aufgelost
werden, weshalb die notwendige Zellendichte fiir das Rechennetz massiv ansteigt. In weiterer
Folge wird der Rechenaufwand fiir technische Fragestellungen unvertretbar grof. Aus diesem
Grund werden in den durchgefiihrten CFD-Simulationen die Reynolds-gemittelten Navier-
Stokes-Gleichungen (RANS-Gleichungen) verwendet. In diesem Ansatz werden die Turbulen-
zen modellhaft beschrieben. Dies hat den Vorteil, dass die physikalischen Zusammenhénge
genau genug abgebildet werden und gleichzeitig die Rechenzeit im Vergleich zu einer direkten
Simulation deutlich sinkt. Durch die Reynolds-Mittelung der Navier-Stokes-Gleichung ist die
Genauigkeit der Ergebnisse abhéngig vom verwendeten Turbulenzmodell. In der konkreten
Anwendung wurde die Turbulenz mithilfe des k-(-f-Modells abgebildet. An dieser Stelle wird
fiir weitere Details auf die Literatur 3] bzw. den Anhang A.3 verwiesen.
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In den durchgefithrten CFD-Simulationen wird die Turbulenz mithilfe der turbulenten kine-
tischen Energie (TKE) quantifiziert. Ausgehend vom Ansatz fiir die RANS-Gleichungen kann
jede Grofe mithilfe eines zeitlichen Mittelwertes und einer Schwankung beschrieben werden
(z. B. Geschwindigkeitskomponente u):

u(a:,y,z,t) Zﬂ(x,y,z,t)—u’(x,y,z) (61)

Ausgehend von diesem Ansatz definiert sich die Turbulenzenergie (TKE) iiber die Schwan-
kungsgeschwindigkeiten zu:

1 - - -
TKE = i(u’2 + v 4+ w?) (6.2)

Fiir die Bewertung der globalen Ladungsbewegung werden zusétzlich die Drallzahl (Zp) und
die Tumblezahl (Zt) verwendet, welche sich wie folgt berechnen:

wD,T
WK

ZpT = (6.3)

Die Formel spiegelt das Verhéltnis der Winkelgeschwindigkeiten von Ladungsbewegung wp 1
zur Kurbelwelle wi wider.
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Abbildung 6.5: Einfluss der untersuchten Kanal- und Kolbengeometrien auf die TKE im Brennraum
sowie Zp bzw. Zp im Lastpunkt 1500 /3

Wiéhrend in Abbildung 6.5 die zuvor beschriebenen Parameter gemittelt iiber den Brenn-
raum dargestellt sind, ist in Abbildung 6.6 zum einen das Geschwindigkeitsfeld und zum
anderen die Turbulenzenergie fiir ausgewihlte Kurbelwinkelpositionen visualisiert. In den Er-
gebnissen zeigt sich, dass trotz der konstruktiven Restriktionen im Vergleich zur Drallstro-
mung der Basisvariante mit den neu ausgelegten Einlasskanélen und Kolbengeometrien eine
Stromung um die Zylinderquerachse (Tumble) erzeugt wird.

Dennoch sind die absoluten Winkelgeschwindigkeiten, die durch Drallstromung initiiert wer-
den, deutlich grofer. Wahrend der Tumble hin zum ZOT durch den Kolben quasi zerquetscht
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Abbildung 6.6: Ergebnisse der CFD-Simulation iiber das Stromungsverhalten der untersuchten
Hardwarekonfigurationen im Lastpunkt 1500 /3

wird und dadurch in Turbulenz dissipiert, hélt die globale Drallstrémung auch iiber ZOT hin-
aus an. Wahrend die stromungstechnische Interaktion zwischen den Einlasskanélen und der
Linsenmulde zu einem verstérkten Tumbleaufbau im Verlauf der Einlassphase fiihrt, profitiert
die Kolbenvariante mit ausgefiihrter Topfmulde um ZOT von der Quetschstromung. Anhand
der turbulenten kinetischen Energie ist gut zu erkennen, dass in der Kompression die grofteren
Wirbelstrukturen der Tumblestromung kontinuierlich in immer kleinere Wirbel zerfallen bis sie
schlieflich in Turbulenz dissipieren. Beinahe unabhéngig von der Kolbenform wird im Bereich
von ca. 30 "KW vZOT fiir beide Tumblevarianten ein lokales Maximum der Turbulenzenergie
erreicht. Wahrend die Tumblestromung in der Kompressionsphase zerféllt, wird die Drallstro-
mung durch den Pirouetteneffekt in der Kolbenmulde beschleunigt. Durch die grofiskaligen
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Drallstrukturen profitiert die Verbrennung speziell gegen Brennende. Ein stromungstechnisch
guter Kompromiss ergibt sich fiir die Kombination TZK und TM, welche durch den Ubergang
von Tumble- zur Quetschstromung fiir giinstige Stromungsverhéltnisse im Bereich von ZOT
im Brennraum sorgt. Dabei korrelieren die Ergebnisse aus der CFD-Simulation mit jenen aus
den experimentellen Untersuchungen, welche bereits in Kapitel 5.2.6 diskutiert wurden.

Passend zu den gemittelten Ergebnissen visualisiert Abbildung 6.5 die innermotorische Stro-
mungssituation fiir ausgewéhlte Kurbelwinkelpositionen. Einerseits verdeutlicht die Vektor-
darstellung des Geschwindigkeitsfeldes die Generierung der globalen Ladungsbewegung wéh-
rend der Einlassphase und andererseits ist die turbulente kinetische Energie 20 "KW bzw.
10 ° KW vor ZOT dargestellt. Mithilfe der Drallklappe wird fiir die Erzeugung einer gerichte-
ten Drallstromung der Massenfluss hauptséachlich iiber den Tangentialkanal in den Brennraum
geleitet, wodurch die Stromungsgeschwindigkeit in diesem Einlasskanal deutlich zunimmt. Im
Gegensatz zur Linsenmulde stort die Quetschfliche der Topfmulde den Aufbau einer Stromung
um die Zylinderquerachse. Dabei wird die Einlassstromung an der Quetschflache zum einen
in Richtung Zentrum (Tumble) und zum anderen entlang des Zylinderliners (Reversetumble)
umgelenkt. Wahrend sich die Turbulenzenergie fiir die Variante SZK und SM hin zum ZOT
iiber den Brennraum nur kaum &ndert, zerfallt die Tumblestromung im Verlauf der Kom-
pression, sodass hin zum ZOT die Turbulenz bereits wieder abnimmt. Abschliefend sei noch
einmal betont, dass fiir diese Betrachtungen lediglich die kalte Stromung ohne Interaktion mit
Gemischbildung oder Verbrennung abgebildet wurde.

6.3.4 Erdgasdirekteinblasung

Im néchsten Schritt wurde die Erdgasdirekteinblasung in der CFD-Simulation modelliert. Hier-
bei stand speziell die Erdgasgemischbildung im Schichtbetrieb im Fokus der numerischen
Untersuchungen. Aufgrund der Tatsache, dass zum Zeitpunkt der Analysen keinerlei kon-
struktive Details vom Hersteller zum Injektor bekannt waren, mussten essentielle Parameter
(Nadelhub, Diisengeometrie, usw.) im Vorfeld eigensténdig ermittelt oder abgeschétzt werden.
Die Entwicklungsmethodik fiir die Modellierung der Erdgaseinblasung in der CFD-Simulation
ist in Abbildung 6.7 dargestellt. Bevor die Erdgaseinblasung in das Brennraummodell inte-
griert wurde, erfolgten Basisuntersuchungen in einer stromungstechnisch beruhigten Kammer.
Um die Simulationsergebnisse validieren zu kénnen, wurden sowohl optische Untersuchungen
mithilfe der Schlierenmesstechnik durchgefiihrt als auch die Injektorkennlinien experimen-
tell ermittelt. Beispielsweise konnten dank der Schlierenaufnahmen wichtige Sprayparameter
(Spraywinkel, Eindringtiefe, usw.) in der CFD-Simulation abgestimmt werden. Detaillierte In-
formationen rund um die Abbildung der Erdgaseinblasung in der beruhigten Kammer sind in
der Masterarbeit [13] dokumentiert. Anschlieffend erfolgte auf Basis der Erkenntnisse aus den
Voruntersuchungen die Erweiterung des Brennraummodells mit der Erdgasdirekteinblasung.

Wiéhrend im Anhang A.3 konkrete Details zur Konfiguration der CFD-Simulation zusam-
mengefasst sind, visualisiert Abbildung 6.8 die Erdgaseinblasung wihrend der Kompression
im Lastpunkt 1500 / 3. Aufgrund des Projektverlaufs wurden alle weiterfiihrenden Stromungs-
untersuchungen fiir die Basiskonfiguration (SZK und SM) durchgefiihrt. Die Darstellung zeigt
die Erdgasgemischbildung vom Einblasebeginn (SOIng = 80 °KWvZOT) bis hin zum Ein-
spritzzeitpunkt des Dieselziindstrahls (SOIp;esel = 15 "KW vZOT). Verstéarkt durch die globale
Drallstrémung konzentriert sich das zentral eingeblasene Erdgas bis zum Auftreffen in der
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Abbildung 6.7: Methodik zur Abbildung der Erdgasdirekteinblasung in der CFD-Simulation

Kolbenmulde im Zentrum des Brennraums. Dort wird das Erdgas von der ausgepréigten Mul-
dengeometrie im weiteren Kompressionsverlauf quasi eingefangen. Zusétzlich verhindert die
bis OT zunehmend dominanter werdende Quetschstromung, dass grofsere Erdgasanteile au-
Rerhalb der Kolbenmulde gelangen. Aufgrund der Stréomungsverhéltnisse kombiniert mit der
zentralen Position des Erdgasinjektors konzentriert sich das Erdgas im Hinterschnittbereich
der Kolbenmulde.

Eine detaillierte Darstellung der Ladungsschichtung zum Einspritzzeitpunkt des Dieselziind-
strahls ist in Abbildung 6.9 ersichtlich. Um die Gemischverhéltnisse besser quantifizieren zu
kénnen, sind in der Darstellung zusétzlich Isolinien fiir unterschiedliche Luftverhéltnisse ein-
gezeichnet. Die Ergebnisse verdeutlichen, dass selbst mit einer Niederdruckeinblasung unter
bestimmten konstruktiven Rahmenbedingungen eine Ladungsschichtung im Brennraum erzielt
werden kann. Neben unterstdchiometrischen Zonen im Hinterschnittbereich der Kolbenmul-
de befindet sich der iiberwiegende Erdgasanteil innerhalb der Ziindgrenzen (0.6 < A < 2.0)
[37]. Bestétigt durch die experimentellen Ergebnisse konnen die HC-Emissionen dank der La-
dungsschichtung im Vergleich zum homogenen Magerbetrieb drastisch reduziert werden. Fiir
die weitere Optimierung des Magerschichtbetriebs miissen sowohl konstruktive als auch ap-
plikative Parameter weiter iiberarbeitet werden. Neben der gezielten hardwareseitigen Ausle-
gung der Einlasskanal- und Brennraumgeometrie auf das Spraybild des Erdgasinjektors kann
beispielsweise das Einblasefenster durch einen héheren Versorgungsdruck erweitert werden.
Wichtig dabei ist, dass die Optimierung gesamtheitlich auch iiber die Erdgasgemischbildung
hinaus betrachtet wird. Passend dazu wird im néchsten Kapitel die Interaktion zwischen dem
geschichteten Erdgas und dem Dieselziindstrahl ndher untersucht.
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Abbildung 6.8: Simulation der Erdgasgemischbildung im Lastpunkt 1500 /3
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Abbildung 6.9: Detaillierte Betrachtung der Erdgasgemischbildung zum Einspritzzeitpunkt des Die-
selzlindstrahls im Lastpunkt 1500 /3
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6.3.5 Dieseleinspritzung

Um die Gemischbildung zwischen den beiden Kraftstoffen beschreiben zu kénnen, wurde die
Dieseleinspritzung in der CFD-Simulation abgebildet. Aufgrund der zentralen Lage des Erd-
gasinjektors musste der Dieselinjektor aus platztechnischen Griinden auflermittig positioniert
werden. Entsprechend der konstruktiven Rahmenbedingungen wurde das Spraybild der 6-
Loch-Diise asymmetrisch auf die originalen Strahlauftreffpunkte ausgelegt. Sowohl die Position
des Dieselinjektors als auch die Lage der Einspritzstrahlen sind in Abbildung 6.10 ersichtlich.
Im weiteren Verlauf dieses Kapitels werden die Simulationsergebnisse fiir den Schnitt durch
Spray (1) dargestellt.

. \
Einlass \ Auslass

Dieselinjektor

Schnitt Spray (D

Erdgasinjektor

Abbildung 6.10: Geometrische Sprayausrichtung des Dieselziindstrahls

Waihrend die realen konstruktiven Bedingungen in Bezug auf Position und Ausrichtung des
Dieselsprays in der CFD-Simulation direkt iibernommen wurden, musste fiir die numerische
Abbildung beginnend vom Zerfallsmechanismus iiber die Tropfchenverdampfung bis hin zur
Wandinteraktion auf bereits vorhandene Modellansétze zuriickgegriffen werden. Dabei basiert
die stochastische Modellierung des Partikelensembles auf der Langrange’schen Betrachtung,
wonach die einzelnen Tropfen im Austausch von Masse, Impuls und Warme mit der umge-
benden Gasphase interagieren. Neben den numerischen Herausforderungen in der Beschrei-
bung der Zweiphasenstréomung waren fiir den Abgleich des Simulationsmodells weder exakte
Einspritzverldufe noch optische Messdaten fiir die Validierung des Spraymodells vorhanden,
sodass die einzelnen verwendeten Submodelle priméar mithilfe dokumentierter Werte aus der
Literatur bedatet wurden. Die genaue Ubersicht der verwendeten Modelle ist im Anhang A.3
zusammengefasst. Es sei an dieser Stelle nochmals betont, dass eine detailgetreue Abbildung
des Dieselsprays ein sehr aufwiandiges und komplexes Thema darstellt, das fiir sich betrachtet
ganze Biicher bzw. Dissertationen fiillen kénnte.

In Abbildung 6.11 ist die Gemischbildung in Form des lokalen Luftverhéiltnisses wahrend
und nach der Dieseleinspritzung visualisiert. Gut zu erkennen ist, dass aufgrund der dezen-
tralen Position der dufsere Dieselspray bereits kurz nach dem Einspritzbeginn auf die Kolben-
wand trifft. Obwohl es hier zu Wandinteraktionen kommt, profitiert die Gemischbildung in
diesen Zonen von der zunehmenden Quetschstromung. Durch die hochturbulenten Strémungs-
verhéltnisse am Ubergang von der Quetschfliche zum Muldenrand homogenisiert der Diesel
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trotz der Wandbenetzung schneller als jener, welcher in Richtung Zentrum eingespritzt wird.
Die geringeren lokalen Stromungsgeschwindigkeiten aufgrund der vorherrschenden Drall- und
Quetschstromung beeinflussen die Gemischbildung im Zentrum des Brennraums negativ.
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Abbildung 6.11: Simulation der kombinierten inneren Gemischbildung von Erdgas und Diesel im
Lastpunkt 1500 /3

Die getrennte Darstellung der Massenverhéltnisse in Abbildung 6.12 separiert die Gemisch-
bildung fiir beide Kraftstoffe. Anhand der lokalen Massenverteilung kann die Interaktion zwi-
schen dem geschichteten Erdgas und dem Dieselziindstrahl einfacher analysiert werden. Fest-
gehalten werden kann, dass die Ladungsschichtung weitestgehend auch wéahrend der Diesel-
einspritzung erhalten bleibt. Angesichts der lokal sehr unterschiedlichen Verhéltnisse fiir die
Gemischbildung zwischen dem geschichteten Erdgas und dem Dieselspray muss fiir die weitere
Optimierung des DDI-Konzeptes die Injektoranordnung iiberarbeitet werden. Wiinschenswert
wére dabei die zentrale Einbringung beider Kraftstoffe, dhnlich dem bereits bekannten Kon-
zept von Westport [46]. Zusédtzlich zu den Vorteilen hinsichtlich der Gemischbildung kénnten
konstruktiv wiederum vier Ventile installiert werden. Alternativ zum beschriebenen Doppel-
injektor kénnte der Erdgasinjektor seitlich und der Dieselinjektor zentral positioniert werden.
Fiir beide Varianten gilt, dass in der konstruktiven Auslegung die Gemischbildung fiir Erdgas
und Diesel gesamtheitlich betrachtet werden muss.
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Abbildung 6.12: Detaillierte Betrachtung der Interaktion zwischen dem geschichteten Erdgas und
dem Dieselziindstrahl im Lastpunkt 1500 / 3

6.3.6 Erdgas-Diesel-Verbrennung

Unabhéngig vom analysierten Brennverfahren stellt die vollstdndige numerische Abbildung
der instationdren hochturbulenten motorischen Verbrennung in komplexen Geometrien ein
sehr schwieriges Unterfangen dar. Obwohl im Vorfeld der Untersuchungen die Komplexitét
der Verbrennungsmodellierung durchaus bekannt war, wurde im Rahmen dieser Dissertation
dennoch versucht die kombinierte Erdgas-Diesel-Verbrennung in der CFD-Simulation abzu-
bilden. Bereits in Kapitel 2.4 wurden die Verbrennungsregime fiir ein DF-Brennverfahren
charakterisiert. Dabei wird der Ziindungsmechanismus bzw. der Brennbeginn durch die nicht-
vorgemischte Dieselverbrennung dominiert. Nachdem lokal die Selbstziindungsbedingungen
fiir den Dieselziindstrahl erreicht sind bildet sich ausgehend von den Ziindquellen eine Flam-
menfront aus, welche das umliegende vorgemischte Erdgas im Brennraum erfasst. Um diese
Modellvorstellung in einem Simulationsmodell implementieren zu kénnen, miissen sowohl die
Ladungsbewegung als auch die Gemischbildung von Erdgas und Diesel abgebildet werden.
Dabei interagiert die Verbrennung mit allen Teilbereichen, sodass die Rahmenbedingungen
fiir eine qualitative Verbrennungssimulation dufserst schwierig sind.

Angesichts der Komplexitét ist ein universelles numerisches Verfahren fiir die Beschrei-
bung von hochturbulenten Verbrennungen aller Art aus vielerlei Griinden nicht realisierbar.
Zusétzlich zu den Schwierigkeiten in der Stréomungsberechnung muss in der Verbrennungs-
modellierung die chemische Kinetik abgebildet werden. Dabei umfasst jeder Brennstoff eine
Vielzahl von relevanten chemischen Komponenten, welche wiederum in endlos erscheinenden
Reaktionen untereinander reagieren kénnen. Aus den umfangreichen Reaktionsmechanismen
(RM) resultiert, dass die Rechenzeit in der CFD-Simulation exponentiell ansteigt und dadurch
kaum zu bewéltigen ist. Aus diesem Grund werden Verbrennungsmodelle entwickelt, welche
es erlauben die Verbrennung mittels weniger Variablen zu approximieren. Leider sind bis da-
to keine phanomenologischen Modelle fiir die Abbildung eines Erdgas-Diesel-Brennverfahrens
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6 Numerische Untersuchungen

bekannt, sodass fiir die Modellierung der kombinierten DF-Verbrennung auf die Ansétze der
detaillierten Chemie zuriickgegriffen wurde. In Abbildung 6.13 sind die Rahmenbedingun-
gen fiir die Verbrennungssimulation schematisch dargestellt. Ausgehend von den detaillierten
Mechanismen werden mithilfe der wichtigsten Elementarreaktionen reduzierte Reaktionsme-
chanismen abgeleitet. Obwohl diese Vereinfachung zu Fehlern in der Simulation fiihrt, wird
dies zugunsten kiirzerer Simulationszeiten in Kauf genommen. Fiir weitere Details und Hin-
tergrundinformationen wird an dieser Stelle auf die Literatur [3, 29] verwiesen.
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Abbildung 6.13: Abbildung der Verbrennung mithilfe von Ansétzen der detaillierten Chemie

Methodik

Ausgangspunkt filir die numerische Modellierung der kombinierten Erdgas-Diesel-Verbrennung
waren die bereits zuvor durchgefiihrten simulativen Untersuchungen im Magerschichtbetrieb
im Lastpunkt 1500 /3. Dabei wurde in das bestehende Modell die chemische Kinetik der
Verbrennung mithilfe reduzierter Reaktionsmechanismen integriert. In einem ersten Schritt
wurden verschiedene Mechanismen aus der Literatur auf die prinzipielle Eignung getestet.
Aufbauend auf diesen Ergebnissen wurde der vielversprechendste Reaktionsmechanismus se-
lektiert und weiter optimiert. Nach der Validierung mithilfe experimenteller Messdaten wurde
das Simulationsmodell unter gednderten Bedingungen im stéchiometrisch betriebenen Last-
punkt 1750 / 15 getestet. Abbildung 6.14 veranschaulicht die angewandte Entwicklungsmetho-
dik.
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Aufbau Dual-Fuel-Modell

n=1500 min‘
Stochiometrischer Betrieb A=1

CFD-Simulation
Dual-Fuel Modell
Ladungsbewegung
Gemischbildung
Verbrennung

Experiment lD—Motorprozess— : i
simulation ; i = 1750 min-t
Magerschichtbetrieb 41> 1 p.=15bar

Anwendung Dual-Fuel-Modell unter gednderten
Rahmenbedingungen

Abbildung 6.14: Methodik in der Entwicklung eines CFD-Modells fiir die Abbildung des Dual-Fuel-

Brennverfahrens

Reaktionsmechanismen

Im Mittelpunkt der Verbrennungsmodellierung stehen die verwendeten reduzierten Reakti-
onsmechanismen. Die Beschreibung der wichtigsten Elementarreaktionen beschrinkt sich auf-
grund der Komplexitéat der Reaktionspfade meist auf Verwendung von Modellkraftstoffen. In
den durchgefiithrten Simulationen werden die Kraftstoffe Erdgas und Diesel durch Methan
(CH4) und n-Heptan (C7Hjg) approximiert. In Tabelle 6.2 sind ausgewéhlte Reaktionsmecha-
nismen angefiihrt, welche im Laufe der Simulationen verwendet wurden. Obwohl die verwen-
deten Mechanismen auf die chemische Umsetzung von n-Heptan optimiert wurden, sind die
Reaktionspfade fiir Methan in unterschiedlichem Umfang in jedem Mechanismus vorhanden.

Tabelle 6.2: Ubersicht der verwendeten Reaktionsmechanismen

Mechanismus Spezies Reaktionen Quelle

San-Diego 52 235 [77]
Curran-Patel 124 695 [15, 55]
n-Heptan 159 770 [67]

Simulationsergebnisse

Wie bereits beschrieben, wurde am Beginn der Verbrennungssimulation der Einfluss unter-
schiedlicher Reaktionsmechanismen analysiert. Auf Basis der ersten Simulationsergebnisse er-
folgten zahlreiche Optimierungsschritte, in denen hauptséchlich die Sprayparameter fiir den
Dieselziindstrahl gedandert wurden. Eine Gegeniiberstellung von den optimierten Simulations-
ergebnissen und den experimentellen Messdaten zeigt Abbildung 6.15. Eine besondere Her-
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ausforderung in der Verbrennungssimulation stellt die korrekte Abbildung des Ziindverzuges
dar. Wahrend der Curran-Patel-RM den Brennbeginn deutlich zu frith approximiert, stimmen
die Verzugszeiten fiir den San-Diego-RM akzeptabel und fiir den n-Heptan-RM gut mit den
experimentellen Ergebnissen iiberein. Hinsichtlich des Brennverlaufs zeigt der San-Diego-RM
im Vergleich zu den anderen RM die beste Ubereinstimmung mit den Messergebnissen. Jedoch
verlauft die Warmefreisetzung sowohl beim Curran-Patel-RM als auch beim San-Diego-RM
vollstdndiger als in der Realitdt. Dies kann primér auf die inkorrekte Abbildung der Ver-
brennung im wandnahen Bereich (Flammenerloschung) zurtickgefiithrt werden. Im Gegensatz
dazu stimmt mit dem n-Heptan-RM weder der Brennverlauf noch die gesamte freigesetzte
chemische Energie ansatzweise mit den experimentellen Ergebnissen iiberein. Bereits vor der
Hauptverbrennung kénnen mit dem San-Diego-RM sowie mit dem n-Heptan-RM auftretende
Vorreaktionen auch numerisch festgestellt werden. Die Zusammenfassung der thermodynami-
schen Bewertung der einzelnen Reaktionsmechanismen ist in Tabelle 6.3 ersichtlich.

Einfluss Reaktionsmechanismus

80
Dual-Fuel: DDI
1500/3
©
o)
< Xg=79%
<
Experiment
= CFD-Simulation:
i — —— RM: San-Diego
-
S RM: Curran-Patel
=
g
T e RM: n-Heptan
600
450
> 300
@]
150
0
T o
32
A io

40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40
Kurbelwinkel ¢/ °KW

Abbildung 6.15: Einfluss der unterschiedlichen Reaktionsmechanismen auf die simulierten Brennver-

laufe sowie die Gegeniiberstellung mit Ergebnissen aus dem Experiment im Last-
punkt 1500 /3
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Tabelle 6.3: Thermodynamische Gegeniiberstellung und Bewertung der analysierten Reaktionsme-
chanismen mit den Ergebnissen aus dem Experiment

Parameter San-Diego Curran-Patel n-Heptan
Ziindverzug ZV ~ — +
Brennverlauf dQp/de + — __
Brennstoffwarme Qg + 4 _
Abbildung Vorreaktionen + ~ +
Bewertung: ++ sehr gute bis —— keine Ubereinstimmung mit dem Experiment

Neben den thermodynamischen Vorteilen profitiert der San-Diego-RM im Gegensatz zu den
anderen RM durch seine Kompaktheit in Bezug auf der Anzahl der Spezies und Reaktionen.
Im Vergleich zum umfangreicheren n-Heptan-RM war die Rechenzeit mit dem San-Diego-RM
um iiber 70 % geringer.

U =—4.5°KW =—4.0 °KW
EQI s v

Diesel

©=—12.4°KW

Brennbeginn
Hauptverbrennung

y Ty /°C
co0°CHEE [ ]2000°C

©=5.0"KW ©=10.0 "KW =20.0 KW

~

Abbildung 6.16: Ausbreitung der Flammenfront visualisiert iiber die Temperaturverteilung im Last-
punkt 1500 /3

Verbrennung

—

Aufgrund der beschriebenen thermodynamischen und numerischen Vorteile beziehen sich
die nachfolgenden Ergebnisse ausschlieflich auf den San-Diego-RM. Im identen Stil zu den
vorherigen Simulationsergebnissen zeigt Abbildung 6.16 die Temperaturverteilung im Brenn-
raum wahrend der Verbrennung.
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In der dargestellten Schnittebene kénnen die Ziindquellen am Randbereich des Dieselziind-
strahls lokalisiert werden. Dieser Umstand scheint durchaus plausibel zu sein, denn in diesen
Zonen sind die lokalen Selbstziindungsbedingungen sowohl hinsichtlich der Makro- bzw. der
Mikrogemischbildung giinstig. Zusétzlich profitiert der nach aufsen gerichtete Dieselziindstrahl
von den héheren ortlichen Stromungsgeschwindigkeiten aufgrund der Drall- und Quetschstro-
mung, sodass sich die Flamme in diesem Bereich wesentlich schneller ausbreitet als auf der
gegeniiberliegenden Brennraumseite. Obwohl insgesamt sechs Dieselziindstrahlen am Umfang
verteilt in den Brennraum eingespritzt werden, breitet sich durch die dezentrale Lage des Die-
selinjektors die Flammenfront laut CFD-Simulation asymmetrisch im Brennraum aus. Wah-
rend die erste Phase der Verbrennung im Nahbereich um den Dieselinjektor stattfindet, wan-
dert die Flammenfront, beeinflusst durch die iiberlagerte Drallstromung, kontinuierlich in den
gegeniiberliegenden Muldenbereich. Passend dazu sind in Abbildung 6.17 die Brennverldufe
aus der Simulation und dem Experiment dargestellt.

Dual-Fuel: DDI 1751 /°C 1500/ 3
Vergleich Simulation und Experiment  600°CHElE__ T ]2000°C  y=79%

TR

a0t ; CFD-Simulation:
50%-Umsetzungspunkt —= — — — RM: San-Diego
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Experiment

=
2 OT —=
S
E‘“ 20
g i - i )
©
. W g
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o / S —
A

-40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40
Kurbelwinkel ¢ / °KW
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Abbildung 6.17: Detaillierter Vergleich des Brennverlaufs zwischen Simulation und Experiment in-
klusive visualisierter Flammenfront im Lastpunkt 1500 /3

Bereits vor der eigentlichen Hauptverbrennung kénnen auftretende Vorreaktionen auch in
der CFD-Simulation festgestellt werden. Obwohl der Brennbeginn im Simulationsmodell ver-
fritht eintritt, kann der Brennverlauf an sich akzeptabel abgebildet werden. In Bezug auf den
50 %-Umsatzpunkt unterscheiden sich Simulation und Experiment um weniger als 0.5 "KW.
Primér beeinflusst durch die Schwierigkeiten in der numerischen Abbildung der Flammener-
16schung an der Wand, kénnen die unverbrannten HC-Komponenten aus dem Experiment
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6.3 3D-Stromungssimulation

mit dem Simulationsmodell nicht korrekt abgebildet werden. In Summe kann mit dem erstell-
ten DF-Simulationsmodell im Lastpunkt 1500 /3 unter den vorhandenen applikativen und
konstruktiven Rahmenbedingungen eine zufriedenstellende Ubereinstimmung zwischen Simu-
lation und Experiment erreicht werden.

In einem weiteren Schritt wurde das entwickelte Modell unter verdnderten Betriebsbedin-
gungen angewendet und anschlieffend wiederum mit den experimentellen Ergebnissen ver-
glichen. Konkret wurde das Simulationsmodell im stochiometrisch betriebenen Lastpunkt

1750 / 15 auf seine Anwendbarkeit getestet. Die dazugehorigen Ergebnisse sind in Abbildung
6.18 dargestellt.
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Abbildung 6.18: Anwendung des Simulationsmodells aus Lastpunkt 1500 / 3 im Lastpunkt 1750 / 15

Beim ersten Blick auf die Ergebnisse wird klar, dass mit ein und demselben Simulations-
modell nicht alle Betriebszustéande abbildbar sind. Wahrend der Ziindverzug sowie die erste
Phase der Dieselverbrennung noch verniinftig beschrieben werden kénnen, verlauft der Uber-
gang zur Erdgasverbrennung in der Simulation viel schneller als in den experimentellen Un-
tersuchungen. Obwohl das Simulationsmodell unter diesen Rahmenbedingungen die Realitdt
nicht widerspiegeln kann, bestétigt sich die personliche Erwartungshaltung hinsichtlich der
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6 Numerische Untersuchungen

Anwendbarkeit von Verbrennungssimulationen in der Motorenentwicklung. Unter intensivem
Zeitaufwand konnen Verbrennungsmodelle mithilfe von Messdaten spezifisch optimiert und
validiert werden, welche anschliefend nur unter restriktiven Bedingungen angewendet werden
konnen. Wenngleich eine gesamtheitliche Optimierung der DF-Verbrennung mit dem aktuel-
len Simulationsstand nicht realistisch ist, konnte die Verbrennungssimulation zum besseren
Verstandnis der komplexen innermotorischen Vorgénge beitragen.

154



7 Zusammenfassung und Ausblick

Die Automobilbranche steht vor groffen Herausforderungen, die mittelfristig zu bewéltigen
sind. Zum einen miissen die gesetzlich vorgeschriebenen Emissionsgrenzwerte sowohl unter La-
borbedingungen als auch im realen Fahrbetrieb (RDE) eingehalten werden und zum anderen
wird kontinuierlich der COs-Flottengrenzwert strikter limitiert. Bedingt durch den Gesetz-
geber miissen Automobilhersteller bis zum Jahr 2020 den Flottenverbrauch ihrer in Europa
verkauften Fahrzeuge auf durchschnittlich 95gCOy/km reduzieren, wobei bereits iiber eine
weitere Verscharfung auf 75gCOy/km ab 2025 in der EU-Kommission diskutiert wird. Auch
in anderen Kernmérkten gibt es dhnliche Regelungen. Das Erreichen dieser Vorgaben erfor-
dert neben der Elektrifizierung des Antriebsstranges die Weiterentwicklung des Verbrennungs-
motors hin zu hoherer Effizienz sowie den Einsatz alternativer Kraftstoffe wie zum Beispiel
Erdgas, dessen Hauptbestandteil Methan ist. Dank des gilinstigeren Kohlenstoff-Wasserstoft-
Verhaltnisses kann Methan bei konstantem Motorwirkungsgrad den COg-Ausstof um 25 %
gegeniiber konventionellen Kraftstoffen reduzieren. Trotz der geringen Verbreitung von Erd-
gasfahrzeugen in den heutigen Fahrzeuglandschaften ist festzuhalten, dass mit keiner anderen
Einzelmafnahme der reale CO2-Ausstofs, abseits von genormten Fahrzyklen, derart effektiv,
vergleichsweise kostenglinstig und kurzfristig reduziert werden kann. Abseits der Pkw-Branche
hat sich Erdgas in Grofsmotoren und Nutzfahrzeugen bereits als alternativer Kraftstoff in un-
terschiedlichsten Brennverfahren etabliert. Angetrieben von den vielversprechenden Rahmen-
bedingungen beschéftigt sich die vorliegende Dissertation mit der Entwicklung eines Erdgas-
Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens fiir die Anwendung im Pkw-Bereich mit der konkreten Vi-
sion:

Verkniipfung des hohen Wirkungsgrades des Dieselmotors mit dem
COgs-Einsparungspotenzial von Erdgas in einem Brennverfahren.

Die in der Arbeit vorgestellten Untersuchungen wurden im Rahmen eines mehrjahrigen
Forschungsprojektes in Kooperation mit der BMW Motoren GmbH in Steyr durchgefiihrt. Zu-
siitzlich wurde das Projekt von der Osterreichischen Forschungsforderungsgesellschaft (FFG)
finanziell unterstiitzt.

Hinsichtlich des methodischen Vorgehens wurde in der Entwicklung ein moglichst gesamt-
heitlicher Ansatz realisiert. Neben umfangreichen experimentellen Untersuchungen an einem
modifizierten 4-Zylinder-Dieselmotor wurden unterstiitzend diverse numerische Analysen durch-
gefiihrt. Dank des holistischen Entwicklungsansatzes konnten in effizienter Art und Weise ele-
mentare Grundlagen iiber das DF-Brennverfahren und dessen konstruktive sowie applikative
Umsetzung fiir die Anwendung im Pkw erarbeitet werden.

Kernbereich der Dissertation bildeten die zahlreichen experimentellen Untersuchungen an
den Motorpriifstinden, welche sich in Summe iiber knapp zwei Jahre erstreckten. In der ers-
ten Projektphase wurde das DF-Brennverfahren in Kombination mit der duferen Erdgasge-
mischbildung untersucht. Dabei konnten essentielle Grundlagen und Rahmenbedingungen fiir
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die Realisierung des DF-Konzeptes erarbeitet werden. Auf Basis dieser Ergebnisse wurde im
néichsten Entwicklungsschritt die dufere durch die innere Erdgasgemischbildung ersetzt mit
dem priméren Ziel die hohen HC-Emissionen in der Teillast durch gezielte Ladungsschichtung
zu reduzieren. Abgeleitet aus der direkten Einspritzung von Erdgas und Diesel wurde die
Bezeichnung DDI (Dual-Direct-Injection) fiir das entwickelte Brennverfahren eingefiithrt. Ab-
seits der applikativen und konstruktiven Optimierung des DDI-Konzeptes wurden abschliefsend
Untersuchungen zum Thema Abgasnachbehandlung durchgefiihrt.

Neben den experimentellen Untersuchungen wurden diverse Simulationswerkzeuge unter-
stlitzend wahrend des Entwicklungsprozesses eingesetzt. In einem ersten Schritt wurde das
DDI-Konzept in der 1D-Motorprozesssimulation nachgebildet und mithilfe von Messdaten va-
lidiert. Diese 1D-Simulationen lieferten notwendige Randbedingungen fiir die nachfolgende
3D-Stromungssimulation. Dank der zahlreich durchgefiihrten numerischen Untersuchungen
konnten wesentliche Erkenntnisse in Bezug auf Ladungsbewegung, Gemischbildung und Ver-
brennung erarbeitet werden.

Analyse

Im Rahmen der durchgefiihrten experimentellen Untersuchungen wurden elementare Grundla-
gen fiir die Umsetzung eines FErdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens erarbeitet. Ausgehend
von Ergebnissen aus der ersten Projektphase fiir das DF-Konzept mit duflerer Erdgasgemisch-
bildung konnte ein Hauptproblem — die hohen HC-Emissionen in der Teillast — festgehalten
werden. Die Ursache hierfiir resultiert primér aus dem Zielkonflikt zwischen den Selbstziin-
dungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl und dem zu mageren Erdgas-Luftgemisch. Der
Einsatz von AGR bzw. die Ansaugluftdrosselung sind geeignete Methoden, um das Luftver-
héltnis zu senken und damit die HC-Emissionen zu reduzieren. Jedoch kann weder durch die
Anpassung des Saugrohrdrucks oder AGR allein, noch durch die Kombination dieser beiden
Mafsnahmen das Luftverhéltnis des Erdgas-Luftgemisches weit genug abgesenkt werden, um
die Problematik der hohen unverbrannten Abgasemissionen im unteren Lastbereich zu 16sen.
Ein weiterer wichtiger Meilenstein in der Entwicklung des DF-Brennverfahrens war die Erar-
beitung einer gesamtheitlichen Betriebsstrategie. Unabhéngig von der Art der Erdgasgemisch-
bildung kann das Motorkennfeld in drei Bereiche unterteilt werden. Wahrend ab der mittleren
Teillast das DF-Konzept aufgrund der robusten und einfachen Abgasnachbehandlung mittels
Dreiwege-Katalysator stochiometrisch (A = 1) betrieben wird, muss angesichts der Selbstziin-
dungsbedingungen fiir den Dieselziindstrahl das Brennverfahren in der unteren Teillast mager
(A > 1) abgestimmt werden. Aufgrund der Umsténde, dass einerseits fiir die Entflammung
stets eine minimale Dieselmenge benotigt wird und andererseits das DF-Konzept ausschliefslich
mit Diesel betrieben werden kann, wird im Leerlauf und in der untersten Teillast auf den Ein-
satz von Erdgas verzichtet. Eine zentrale Rolle in der Auslegung des DF-Konzeptes spielt das
geometrische Verdichtungsverhéltnis, welches in direktem Zusammenhang mit dem Ansaug-
zustand den thermodynamischen Zustand in ZOT bestimmt. Aufgrund der unterschiedlichen
Betriebsstrategien ergibt sich ein Zielkonflikt zwischen den notwendigen Selbstziindungsbe-
dingungen in der Teillast und der Klopfneigung an der Volllast. Die experimentellen Untersu-
chungen bestétigen, dass trotz des hohen Verdichtungsverhéltnisses von 16.5 eine akzeptabler
effektiver Mitteldruck von 23 bar bei 2000 min™ erreicht werden kann, ohne dabei die Selbst-
zindungsbedingungen in der Teillast massiv zu beeinflussen.
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Mit dem konkreten Ziel, die HC-Emissionen in der Teillast zu reduzieren wurde in der zwei-
ten Projektphase das DF-Konzept konstruktiv auf die kombinierte innere Gemischbildung
modifiziert. Durch den zusétzlichen Freiheitsgrad der Erdgasdirekteinblasung kénnen die HC-
Emissionen dank des Magerschichtbetriebs dramatisch reduziert werden, wodurch das soge-
nannte DDI-Konzept auch in der unteren Teillast mit einem hohen Erdgasanteil im DF-Betrieb
umgesetzt werden kann. Neben der gezielten Optimierung der Applikationsparameter mithilfe
der statistischen Versuchsplanung (DoE) wurde der Einfluss diverser Hardwareparameter auf
das DDI-Brennverfahren untersucht. Dabei stand speziell die Analyse unterschiedlicher La-
dungsbewegungen im Fokus der experimentellen Betrachtungen. Aufgrund der differierenden
Betriebsstrategien ergeben sich kontrdre Anforderungen an die Ladungsbewegung. Hinsicht-
lich der Gemischbildung beno6tigt es auf der einen Seite eine ausgeprigte Kolbenmulde, um die
notwendige Ladungsschichtung im Brennraum erzeugen zu kénnen und auf der anderen Seite
soll die Ladungsbewegung die Homogenisierung des direkt eingeblasenen Erdgases im stochio-
metrischen Betrieb unterstiitzen. Ausgehend von den experimentellen Ergebnissen konnte mit
der Uberlagerung von Tumble- und Quetschstrémung sowohl im Magerschicht- als auch im
stochiometrischen Betrieb ein guter Kompromiss der unterschiedlichen Anforderungen fiir das
DDI-Konzept gefunden werden.

Die Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen konnten eindrucksvoll das CO2-Poten-
zial der DF-Brennverfahren gegeniiber konventionellen Motoren aufzeigen. Im Vergleich zum
Basisdieselmotor und dem Benzin-Ottomotor quantifizieren sich die COs-Vorteile fiir das DDI-
Konzept im mager betriebenen Lastpunkt 1500 /3 auf 22.7 % bzw. 30.1 % und im stéchiome-
trisch realisierten Lastpunkt 1750 /15 auf 18.3 % bzw. 29.7 %.

Spétestens beim Thema Abgasnachbehandlung weicht die Euphorie {iber die enormen COo-
Potenziale der Realitdt. Die beschriebenen Schwierigkeiten in der katalytischen Umsetzung der
unverbrannten HC-Emissionen, welche beinahe ausschliefslich aus Methan bestehen, stellen
bis dato die grofste Herausforderung in der weiteren Umsetzung des DDI-Brennverfahrens dar.
Das magere Luftverhéltnis in Kombination mit dem hohen Verdichtungsverhéltnis wirken
sich dabei negativ auf die notwendigen Abgastemperaturen fiir die Konvertierung aus. Unter
Beriicksichtigung des Treibhauspotenzials (GWP = 28) [49] von Methan reduzieren sich die
COaq-Potenziale massiv. Dadurch und aufgrund der zunehmend strikteren Limitierung der
Methanemissionen in der Gesetzgebung ist eine stabil funktionierende Abgasnachbehandlung
zwingend notwendig.

Parallel zu den experimentellen Untersuchungen wurde das DF-Brennverfahren in diversen
Simulationsumgebungen nachgebildet. Neben der 1D-Motorprozesssimulation konnten speziell
die 3D-Stromungssimulationen zum besseren Verstdndnis des gesamten DF-Arbeitsprozesses
beitragen. Beginnend bei der Ladungsbewegung iiber die kombinierte innere Gemischbildung
von Erdgas und Diesel bis hin zur Verbrennung wurde beinahe der gesamte Motorprozess
numerisch beschrieben. Wéhrend die Ergebnisse aus der kalten Strémung durchaus fiir die
Optimierung der Kanal- und Kolbengeometrie geeignet sind, bedarf es in der Abbildung des
Dieselsprays bzw. der Verbrennung umfangreicher experimenteller Messdaten bzw. funkti-
onsfiahiger Rechenmodelle. Obwohl die simulativen Moglichkeiten in der CFD-Simulation in
den letzten Jahren dramatisch gestiegen sind, bendtigt es speziell in der Interaktion zwischen
dem Dieselziindstrahl und der Verbrennung neuer Modellansétze, um das DF-Brennverfahren
vollstdndig abbilden und gezielt fiir Optimierungen verwenden zu kdnnen.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

Ausblick

In dieser Dissertation wurde gezeigt, dass abseits von Groffmotoren und Nutzfahrzeugen das
Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahren auch im Pkw-Bereich vielversprechende Ergebnisse
liefert. Die geschaffenen fundamentalen Grundlagen erméglichen weiterfithrende Untersuchun-
gen von DF-Brennverfahren in mobilen Anwendungen. Eine essentielle Schliisselfrage stellt je-
doch die Abgasnachbehandlung dar, vor allem hinsichtlich der Methanemissionen in der Teil-
last. Aufserdem ist in den letzten Monaten und Jahren durch niedrige Rohdélpreise die betriebs-
wirtschaftliche Attraktivitdt von erdgasbetriebenen Fahrzeugen gesunken. Zudem werden die
politischen Rahmenbedingungen fiir die Zulassung von Fahrzeugen mit Verbrennungsmotoren
kontinuierlich verschérft. Themen wie etwa COg-, NOy-, Partikelemissionen, Umweltzonen,
emissionsabhéngige Mautgebiihren, usw. werden aktuell kontrovers in der Gesellschaft disku-
tiert.

Aus den genannten Umstédnden resultiert die Tatsache, dass alle Hersteller in der Reali-
sierung eines alternativen Antriebskonzeptes basierend auf der Verbrennungskraftmaschine
dufserst zurickhaltend agieren. Durch die beschriebenen wirtschaftlichen, politischen sowie
technologischen Schwierigkeiten ist nach aktuellem Forschungsstand eine kurzfristige Umset-
zung eines Erdgas-Diesel Dual-Fuel-Brennverfahrens im Pkw-Bereich nicht absehbar.
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Anhang

A.1 Messstellentibersicht

Die nachfolgende Tabelle A.1 fasst die applizierten Messstellen am Versuchstriager B47C2000

zusaminern:

Tabelle A.1: Messstelleniibersicht BMW B47C2000

Messgrofse Bezeichnung Einheit Beschreibung

Temperatur TRaum °C Umgebungstemperatur

Temperatur T °C Temperatur nach Luftfilter
Temperatur Tho °C Temperatur nach Verdichter
Temperatur To1 °C Temperatur nach Ladeluftkiihler
Temperatur Ty °C Temperatur im Saugrohr
Temperatur T3 °C Temperatur im Abgaskriimmer
Temperatur Tuo °C Temperatur nach Turbine
Temperatur Ty °C Temperatur vor Katalysator
Temperatur Th1a °C Temperatur im 1/3 des Katalysators
Temperatur Ta1p °C Temperatur im 2/3 des Katalysators
Temperatur Tyo °C Temperatur nach Katalysator
Temperatur Tk °C Temperatur KM Motor ein/aus
Temperatur TkM AGR °C Temperatur KM AGR-Kiihler ein/aus
Temperatur TacRe °C Temperatur vor AGR-Kiihler
Temperatur TAGRa °C Temperatur nach AGR-Kiihler
Temperatur THOEK °C Temperatur im Hauptolkanal
Temperatur TOel ATL °C Temperatur Ol vor ATL
Temperatur TOel Wanne °C Temperatur in der Olwanne
Temperatur Tinj Coil °C Spulentemperatur im Erdgasinjektor
Temperatur Tnj Tip °C Diisentemperatur des Erdgasinjektors
Temperatur TDiesel °C Temperatur Dieselkraftstoff
Zylinderdruck® pzy bar Zylinderdruck Zyl. 1-4

Druck?® PSAUGA bar ND-Indizierung Saugrohr Zyl. 4
Druck PADREF bar Referenzdruck Abgaskriimmer
Druck®P DAUSP4 bar ND-Indizierung Abgaskriimmer Zyl. 4
Druck PRaum bar Umgebungsdruck

Druck P10 bar Druck nach Luftfilter

Druck D20 bar Druck nach Verdichter

Druck Po1 bar Druck nach Ladeluftkiihler

Druck P22 bar Druck im Saugrohr

Druck P31 bar Druck im Abgaskriimmer

Druck P40 bar Druck nach Turbine

Druck PKMa bar Druck KM Motoraustritt

Druck PHOEK bar Druck im Hauptolkanal

Druck POel ATIL bar Druck im Olkanal vor ATL

Fortsetzung ndchste Seite ...
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Anhang

Tabelle A.1: Messstelleniibersicht BMW B47C2000 (... Fortsetzung)

Messgrofe Bezeichnung Einheit Beschreibung
Druck PDiesel bar Druck Versorgung Diesel
Druck PKgh bar Druck im Kurbelgeh&use
Druck PLONG bar Druck Erdgas nach Druckregler
Druck P2ONG bar Druck Erdgasrail
Massenstrom  mypuf kg/h Angesaugter Luftmassenstrom
Massenstrom  Mpjesel kg/h Massenstrom Diesel
Massenstrom  mng kg/h Massenstrom Erdgas
Drehmoment* M Nm Drehmoment an der Kurbelwelle
Drehzahl n min! Motordrehzahl
Strom? Einspr A Bestromung Dieselinjektor Zyl. 1
Strom? Einbla A Bestromung Erdgasinjektor Zyl. 1
Luftverhaltnis  AgTas — Luftverhaltnis nach Turbine
Rufsgehalt FSN — Schwarzungszahl
Partikelanzahl PN —/em?®  Partikelanzahl
CO2 COq ppm CO3 im Saugrohr fiir AGR-Messung
HC, CHy, NOy,
Emissionen CO, COg, Oz, NH3, ppm Anteil der einzelnen Abgasbestandteile
NQO7 HQO USW.
& kurbelwinkelaufgelst
b wassergekiihlt
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Anhang

A.2 Kraftstoffanalysen

Im Anhang A.2 sind die Kraftstoffanalysen fiir Erdgas und Diesel angefiithrt. Wahrend die
chemische Zusammensetzung des Erdgases institutsintern erfolgte wurde eine Dieselprobe nach
jeder Betankung extern analysiert.

Tabelle A.2: Kraftstoffanalysen von Erdgas und Diesel

Erdgas
H, H/C CH,  CH, CgHs Ny  CO,
Datum  MJ/kg - N(v/v)  Rv/v) %D/~ D/ %(v/v)

04.12.2014  47.63  3.981 96.66 0.3995 0.1565 2,587  0.1179
30.12.2014  49.27  3.977 98.61 0.4287 0.1627 0.5024  0.2021
21.04.2015  49.16  3.976 98.49 0.4208 0.1680 0.6222  0.2121
21.05.2015  47.06  3.976 96.01 0.4058 0.1603 3.118 0.2157
23.06.2015  49.36  3.982 98.70 0.3764 0.1715 0.5723  0.0961
18.09.2015  49.26  3.977 98.60 0.4358 0.1591 0.5145 0.2012
02.11.2015  49.37  3.981 98.64 0.4060 0.2010 0.5690  0.0840
25.11.2015  49.46  3.981 98.75 0.4313 0.1865 0.4693  0.0815
25.01.2016  49.39  3.986 98.77 0.3936 0.1546 0.4821  0.1239

Diesel
H, H/C C H 0)
Datum  MJ/kg - % (m/m) % (m/m) % (m/m)

02.02.2015  42.21 1.906 85.43 13.57 1.0
06.05.2015 42,90  1.899 85.31 13.50 0.9
07.09.2015  42.37 1946  85.10 13.80 1.1
17.11.2015  42.57  1.909 85.50 13.60 0.9
15.02.2016  42.95  1.772 86.70 12.80 0.5
10.05.2016  42.76  1.772 85.80 12.80 0.7

168



Anhang

A.3 3D-Stromungssimulation

Stromungsmechanik

Nachfolgend werden die Grundgleichungen der Stromungsmechanik in kompakter Form zu-
sammengefasst, 3, 12[:
Kontinuitatsgleichung:

Impulsgleichungen:

- N\ Op 0Ty OTye | OTup B
7+(V.’mw)__8zc+ ox + dy * 0z ML

dpv = 2\ _ap OTay | OTyy | 0Ty B
( '1))_ 87y+3:p+3y+8z Pty

opw - N\ Op  O7p 07y, 0T B
+(V pwv)— 8z+ 0z * y * 0z e

Unter der Annahme eines Newtonschen Fluids kénnen die Impulsgleichungen zu den allseits
bekannten Navier-Stokes-Gleichungen umgeformt werden:

9 N @ PP O
p[u+(ﬁ~v)u :—p+u<u+u+“>+pff

ot Ox ox?  0y? 022
v L=\ | Op v v P B
P|:8t+(U'V)U _8y+‘u(8x2+8y2+8z?>+pfy

ow L= _ Op Pw  FPw  Pw B
p[+<U.v>w__8z'+'u<8x2+8y2+8z2>+pfz

Energiegleichung:

S+ D)+ (T (+5)) =0 (o) - (9-00) +

0 0 0 S )
—|—% (UTwg + Uy + WTe2) + Qiy (UTye + VTyy + WTyz) + g (UTzp + VT + WT2z) — <V . q) + do

Mithilfe der Reynoldschen Zerlegung:
u=a+u, v=v+0v, w=w+uw, p=p+p

koénnen die Navier-Stokes-Gleichungen zu den Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen
(RANS) vereinfacht werden:

_Ou ou _ou 10p

— L L
ou' ov'u  ow'u

R et 2T AT —
u8x+v8y+w82 p(‘)a:—H/ “ oz oy 0z
L0 Lov ov o 10p . w0t ouw

0 oy 0z p Oy Ox oy 0z

ﬂaﬂ+@8w+@8ﬂ—_l@ VAw_au’w’_QW_aw’g

Ox y 0z  poz ox dy 0z
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Turbulenzmodellierung

Um die sechs auftretenden Reynolds-Spannungen —pu/”, —pu/v’, usw. beschreiben zu kénnen,
bendtigt es zusétzliche Gleichungen, welche in Form von sogenannten Turbulenzmodellen ge-
liefert werden. Konkret wurde in den 3D-CFD-Simulationen der k-(-f-Ansatz fiir die Turbu-
lenzschliefung verwendet. Die Grundgleichungen fiir diesen Modellansatz werden nachfolgend
zusammengefasst, |3, 35, 60]:

Turbulente Viskositat uvx:
v = C (kT

Turbulente kinetische Energie k:

Ok Ok, 0 [(,  w)ok
ot j@xj_ b Ox;j o) Ox;

Dissipationsrate € in der turbulenten kinetischen Energie k:

Oe Os _CglPk_Cg2€+ 0 [( Vt>a€]

o Yo, T o |\ o) o

Normalisierte Geschwindigkeitsskala :

T S S VAN S
E—i_u]@mj_f k:Pk+8:Ej [(V+J<> axj]

Elliptische Relaxationsfunktion f:
1 P 2
PV f—f==(Ci—-1+C"2) (¢-=
T € 3

Produktionsterm der turbulenten kinetischen Energie Pj:

Pk = _UiujTé’ Pk = VtS
Druck-Scher-Korrelationsmodul S:
S = QSijSi‘

Turbulente Zeitskala T':

k 0.6 14 1/2
mae [mm<s’\@CH|S|C> ¢ (5) ]

Turbulente Langenskala L:

3/2 1/2 3\ 1/4
L = Cymaz |min k , K ,Cy <V>
e " V6C,I8|¢ €
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Verbrennungsmodellierung

Die Beschreibung der chemischen Kinetik des Verbrennungsablaufes erfolgte mithilfe von Ele-
mentarreaktionen. Die in der Regel sehr umfangreichen Mechanismen wurden in Form von
reduzierten Reaktionsmechanismen aus der Literatur in der CFD-Simulation angewendet. Die
wichtigsten Grundgleichungen werden nachfolgend komprimiert zusammengefasst, [3, 29, 43]:

Allgemeine Berechnung der Reaktionsrate:

K K

/ _ " -
g Vi * Kk = g vg -k (i=1,...,1)
k=1 k=1

Der stochiometrische Koeffizient der Spezies k in der Reaktion ¢ ist definiert als:

/ !
Vki = Vi — Vi

Die Reaktionsrate ¢; der Reaktion ¢ ist bestimmt {iber die Hin- und Riickreaktionsrate:

K K

6 =k, - [ ] lewal ™™ = ki, - T lewe]

k=1 k=1

Unter der Annahme von idealem Gasverhalten kann die Konzentration ¢y 4 der Spezies k in
der Gasphase g wie folgt berechnet werden:

Che =Yg — T8

Der Geschwindigkeitskoeffizient &y, der Hinreaktion ist definiert {iber den Arrhenius-Ansatz:

khi = Az 'Tbi - eXp <— Ei >

Ry T

Fiir irreversible Reaktionen ist der Geschwindigkeitskoeffizient der Riickreaktion k;, definiti-
onsgemafs gleich null und fiir reversible Reaktionen definiert sich &, iiber die Gleichgewichts-
konstante K;:

k.,

1

Die Gleichgewichtskonstante K, ist definiert iiber die freie Enthalpie G, welche haufig auch
als Gibbsche Enthalpie bezeichnet wird:

b, =

ARG?n(T7 pO)
Ry T

K, = exp <—

Nachfolgende Beziehung beschreibt den Zusammenhang zwischen K., und K,;:

K, = Ky, <RP$T>
m " Lg
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Konfiguration 3D-CFD-Simulation

Tabelle A.3: Konfiguration der CFD-Simulationen fiir die Abbildung des DDI-Brennverfahrens

Randbedingungen

Massenstrom Einlasskanéle
Temperaturverlauf Einlasskanéle
Wandtemperaturen

Massenstrom Erdgasinjektor
Temperaturverlauf Erdgasinjektor

transient, 1D-Motorprozesssimulation
transient, 1D-Motorprozesssimulation
konstant, Messdaten

transient, CFD-Simulation

konstant, Annahme

Physikalische Modelle und thermodynamische Eigenschaften

Turbulenzmodell
Thermodynamische Betrachtung
Kompressibilitat
Wandbehandlung
Wandwarmeiibergang

Fluid

Konvergenzkriterien

k-(-f

Gesamtenthalpie = konst.
kompressibel / iiberkritisch
Hybrides Wandmodell
Standard Wandfunktion
ideales Gas

Druck <1%

Impuls <1%

max. Anzahl innerer Zeitschritte 100

Dieselziindstrahl

Kraftstoff Diesel-D1

Verdampfungsmodell Dukowicz

Sprayzerfallsmodell KH-RT

Partikelinteraktion Schmidt

Wandinteraktion Walljet 1

Verbrennung

Verbrennungsmodell Chemische Kinetik (Reaktionsmechanismen)
Multizonenmodell Chemische Cluster (Diesel, Erdgas, Dual-Fuel)
Turbulenzinteraktion nicht abgebildet
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