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Abkürzungen und Formelzeichen 

...i [-] Index 

AGR [%] Abgasrückführung 

AO, AÖ [°KW] Auslass offen 

AS [°KW] Auslass schließt 

ASP [-] Arbeitsspiel 

AV [-] Auslassventil 

BSZ [-] BOSCH-Schwärzungszahl 

BTE [-] Bauteilthermoelement 

DVA [-] Druckverlaufsanalyse 

EO [°KW] Einlass offen 

ES [°KW] Einlass schließt 

EV [-] Einlassventil 

HTR [-] Hochtemperaturreaktion, hot flame 

Ko [-] Kolben 

OTE [-] Oberflächenthermoelement 

TP [-] Teilprojekt 

TTR [-] Tieftemperaturreaktion, cool flame 

ZK [-] Zylinderkopf 

D [-] Verbrennungsterm 

J Butan [°C] Butan-Gas-Temperatur 

J H2O_rück [°C] Kühlwasser-Rücklauf-Temperatur  

J H2O_zu [°C] Kühlwasser-Zulauf-Temperatur  

J m [°C] Mittlere Wandtemperatur 

J Öl_rück [°C] Motorölrücklauftemperatur 

J Öl_zu [°C] Motorölzulauftemperatur 

J thermo,trans. [°C] Linearisierte, transiente Thermospannung 

a ��
�

��
�

Km
W

2  Wärmeübergangskoeffizient 

d [m] Schichtdicke 

e [-] Verdichtungsverhältnis 

egeo [-] Geometrisches Verdichtungsverhältnis 

eth [-] Thermodynamisches Verdichtungsverhältnis 

j [°KW] Kurbelwinkel 
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j VÜ [°KW] Ventilüberschneidung 

k [-] Polytropenexponent 

l ��
�

��
�
mK
W

 Wärmeleitfähigkeit 

l i [-] Verbrennungsluftverhältnis lokal 

l V [-] Verbrennungsluftverhältnis global 

nC3H8 [-] Propangas-Anteil im Abgas 

nCO [-] Kohlenmonoxid-Anteil im Abgas 

nCO2 [-] Kohlendioxid-Anteil im Abgas 

nNOx [-] Stickoxid-Anteil im Abgas 

nO2 [-] Sauerstoff-Anteil im Abgas 

r ��
�

��
�

3dm
kg

 Dichte 

w ��
�

��
�

s
rad

 Winkelgeschwindigkeit 

A [-] Koeffizient  

AB [cm²] Laufbuchsenoberfläche 

AKo [cm²] Kolbenoberfläche 

AZK [cm²] Zylinderkopfoberfläche 

B [-] Koeffizient, Laufbuchse 

b �
�

�
�
�

�

Km
Ws

2

5,0

 Wärmeeindringzahl 

C [-] Konstante 

CB [%] Kohlenstoffgehalt von Butan in Gew. % 

cm ��
�

��
�

s
m

 Mittlere Kolbengeschwindigkeit 

CO [ppm] Kohlenmonoxid 

CO2 [ppm] Kohlendioxid 

cP �
�

�
�
�

�
kgK

J
 Spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck 

d [m] Zylinderdurchmesser 

HB [%] Wasserstoffgehalt von Butan in Gew. % 

HC [ppm] Kohlenwasserstoffe 

HCV [-] Wasserstoff-Kohlenstoff-Atomzahlverhältnis 

i [-] Ordnung 

IInj. [A] Ankerstrom 

K [-] Gleichgewichtskonstante der Wasserreaktion 
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m [kg] Masse allgemein 

mES [mg] Ladungsmasse bei Einlass schließt, Startmasse 

mL [mg] Luftmasse 

mRG [mg] Masse Restgas 

nM [min-1] Motordrehzahl 

NOx [ppm] Stickoxide 

OCV [-] Sauerstoff-Kohlenstoff-Atomzahlverhältnis 

p [bar] Druck allgemein 

pAbg [mbar] Abgasgegendruck 

pButan [bar] Butan-Gas-Druck 

pH2O_zu [bar] Kühlwasser-Zulauf-Druck  

pLade [mbar] Ladedruck im Saugrohr 

pLeitung [bar] Leitungsdruck 

pme [bar] Effektiver Mitteldruck 

pmi [bar] Indizierter Mitteldruck 

pmi_HD [bar] Indizierter Mitteldruck in der Hochdruckschleife 

pRail [bar] Raildruck 

pZyl. [bar] Zylinderdruck, Brennraumdruck 

pZyl0 [bar] Zylinderdruck, Schleppkurve 

QB [J] Summenbrennverlauf 

QW [J] Wandwärme 

mq�  ��

�
��

�
2cm

W
 Mittlere Wandwärmestromdichte 

q�  ��
�

��
�

2cm
W

 Wandwärmestromdichte 

WQ�  [W] Wandwärmestrom 

R �
�

�
�
�

�
kgK

J
 Gaskonstante 

r [-] Luftgehalt 

s [mm] Kolbenweg 

smoment. [mm] Momentaner Kolbenweg 

T [K] Temperatur allgemein 

t [s] Zeit allgemein 

TAbg, J Abg [K], [°C] Abgastemperatur 

TB,moment. [K] Momentane Laufbuchsentemperatur , kolbenbegleitend 

TBTE_B_... [K] Bauteiltemperatur an der Messstelle BTE_B_... 
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TES [K] Gasmassentemperatur bei Einlass schließt, 
Starttemperatur, aufgeladener Motor 

TES,saug [K] Gasmassentemperatur bei Einlass schließt, Saugmotor 

TGas [K] Mittlere Gasmassentemperatur 

TLade, J Lade [K], [°C] Ladelufttemperatur 

Tm [K] Gemittelte Temperatur in der Grenzschicht 

TOTE_Ko_... [K] 
Oberflächentemperatur an der Messstelle OTE_Ko_... 
(Kolben) 

TOTE_ZK_... [K] 
Oberflächentemperatur an der Messstelle OTE_ZK_...  
(Zylinderkopf) 

ttakt [ms] Bestromungszeit für Butan-Gas-Ventile  

TW [K] Mittlere Wandtemperatur 

TW,B [K] Mittlere Wandtemperatur an der Laufbuchse 

TW,Ko [K] Mittlere Wandtemperatur am Kolben 

TW,ZK [K] Mittlere Wandtemperatur am Zylinderkopf 

Uthermo,stat. [mV] Thermospannung an der/den Übergabestellen im Kolben 

Uthermo,trans. [mV] Transiente Gesamt-Thermospannung pro Messstelle im 
Kolben 

V [dm³] Volumen, Hubvolumen, momentane Hubvolumen 

Vc [dm³] Kompressionsvolumen 

w ��
�

��
�

s
m

 Wärmeübergangsrelavante Geschwindigkeit 

Dpn [bar] Nulllinienkorrektur 

DUthermo,OTE [mV] Differenz-Thermospannung  
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Summary 

The present development of the diesel engine is influenced by different driving forces. 

Besides the tightening of the emission values, cost pressure and the sustainable usage 

of energy resources have to be taken into consideration. A reduction of the emission 

inside the engine can be achieved by implementing alternative combustion systems. 

This would allow to bring down the costs for exhaust after treatment systems. In the en-

ergy balance of the diesel engine the loss of wall heat takes with approx. 25% an impor-

tant part. Therefore, the experimental computation of the wall heat transfers or a com-

parison with the available wall heat models for alternative combustion systems is very 

important.  

During the basic investigations a wide range of towed motor tests was carried out. With 

increasing the engine speed the measured surface temperatures are rising as a result 

of the growing compression and friction work. Flow influences on the course of the sur-

face temperatures could only be observed in the range of the hollow margin. This is the 

result of the low swirl number of the used cylinder head.  

For an ideal-homogeneous combustion process with external carburation the model fuel 

butane was used. Butane can be well merged with air under atmospheric conditions and 

is characterized by a two-stage combustion free of soot. On the basis of the parameter 

variations of boost pressure, loading air temperature, engine speed as well as combus-

tion air ratio a plan for influencing the combustion beginning and course of these pa-

rameters was created. The main influences could be ascertained by changing boost 

pressure and combustion air ratio. 

For computating the combustion air ratio �  in the exhaust gas at an ideal-homogeneous 

combustion process with butane the calculation methods of Pischinger, Simmons and 

Brettschneider in the range 4 < �  < 6 were used. A satisfactory agreement with the 

arithmetic values of fuel and air mass regulation could not be found, because the calcu-

lation process bases on diesel and petrol fuel and investigated � -interval ranges beyond 

the usable for diesel and petrol fuel. 

The experimental computation of the heat transfer conditions was carried out with com-

parable marginal conditions for four different combustion processes (two homogeneous 

ones, a partial-homogeneous and a heterogeneous combustion process) at a compara-

ble load point of imep(hp) = 6 bars. Additionally the heat transfer models by Woschni, 

Hohenberg and Bargende were compared for these four combustion processes. To 
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eliminate influences on surface measurement points in the temperature course by pre-

cipitation (for example particles), a numerical process for soot coating correction was 

used if it was necessary. The so made comparability of the results of the surface tem-

perature measurements showed clearly local and temporal differences between homo-

geneous and the heterogeneous combustion. 

The heat transfer for homogeneous combustion is marked by: 

·  A nearly steady and uniformly-distributed increase of the surface tempera-

tures in the local measurement points. 

·  The local temperature- and heat flux maxima are reached in a very narrow 

angle range. 

The heat transfer for heterogeneous combustion is marked by: 

·  An increase of the surface temperatures limited on the combustion zones in 

local measurement points. 

·  As a result of the local limitation of the combustion and the impulse effects of 

the high-pressure injection the local temperature- and heat flux maximas are 

reached at different crank angle positions.  

The comparison of the absolute, experimental wall heat losses shows that for both ho-

mogeneous combustion processes the amount is almost the same. For the heterogene-

ous one and the partial-homogeneous combustion process higher wall heat losses were 

determined. These are the results of the inhomogenous temperature distribution in the 

combustion gas and the configuration of the measuring points in injection spray posi-

tion.  

In particular the effect of thermal isolation of the soot layer on the heat transfer from the 

combustion gas to the wall of combustion chamber could be made evident for the par-

tial-homogeneous and the heterogeneous combustion process. 

The comparisons of the experimental heat flux with the courses from the heat flux mod-

els must be valued sophisticatedly. Thus the terms by Bargende and Hohenberg 

showed a good correspondence with the measurements from the attempts in for the 

examined homogeneous combustions (Idealhomogen and Homogen-DI). For the het-

erogeneous combustion (Diesel-DI) the best correspondence in characteristics could be 

found with the approach of Woschni, in total with the term by Bargende. With regard to 

the partial-homogeneous combustion (Split Combustion) none of the examined heat flux 

models can be favoured. Especially for the partial-homogeneous combustion, the rate of 
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the late heterogeneous partial combustion is only insufficiently displayed by the exam-

ined heat transfer models.  

The need of a general valid and physically based formulation for the heat transfer from 

the combustion chamber to the wall remains untouched by the results of this work. 
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Zusammenfassung 

Die Entwicklung des Dieselmotors wird in der heutigen Zeit von verschiedenen Trieb-

kräften beeinflusst. Neben der Limitierung der Emissionswerte, stehen auch Kosten-

druck und Schonung der Energieressourcen im Vordergrund. Durch den Einsatz alter-

nativer Brennverfahren sollen die Emissionen bereits innermotorisch gesenkt werden, 

um die Kosten für die Abgasnachbehandlungssysteme zu vermindern. In der Energiebi-

lanz des Dieselmotors nimmt der Wandwärmeverlust mit ca. 25% einen bedeutenden 

Teil ein. Deshalb ist die experimentelle Bestimmung der Wandwärmeübergänge bzw. 

ein Vergleich mit den bestehenden Wandwärmemodellen bei alternativen Brennverfah-

ren von großem Interesse. 

Für die Grundlagenuntersuchungen wurden umfangreiche Schleppversuche über ein 

breites Drehzahlband durchgeführt. Mit zunehmender Drehzahl stiegen die gemesse-

nen Oberflächentemperaturen infolge der wachsenden Kompressions- und Reibarbeit 

an. Strömungseinflüsse auf den Verlauf der Oberflächentemperaturen konnten nur im 

Bereich des Muldenrandes beobachtet werden. Das ist die Folge der niedrigen Drallzahl 

des verwendeten Zylinderkopfes. 

Für ein idealhomogenes Brennverfahren mit äußerer Gemischbildung wurde der Mo-

dellkraftstoff Butan verwendet. Dieser zeichnet sich durch eine gute Mischbarkeit mit 

Luft unter atmosphärischen Bedingungen sowie eine zweistufige und russfreie Verbren-

nung aus. Anhand von Parametervariationen von Ladedruck, Ladelufttemperatur, Dreh-

zahl und Verbrennungsluftverhältnis wurde ein Überblick für die Einflussnahme auf Ver-

brennungsbeginn und Brennverlauf dieser Parameter erstellt. Die größten Einflüsse 

konnten durch veränderten Ladedruck und Verbrennungsluftverhältnis festgestellt wer-

den. 

Zur Bestimmung des Verbrennungsluftverhältnisses � V aus dem Abgas beim idealho-

mogenen Brennverfahren mit Butan wurden die Berechnungsverfahren nach 

Pischinger, Simmons und Brettschneider im Bereich 4 < � V < 6 untersucht. Eine zufrie-

denstellende Übereinstimmung mit den Rechenwerten aus Kraftstoff- und Luftmasse-

bestimmung konnte deshalb nicht gefunden werden, weil die Berechnungsverfahren für 

Diesel- bzw. Ottokraftstoff gelten und das untersuchte � V-Intervall außerhalb jenem 

liegt, was für Diesel- und Ottomotoren praktisch nutzbar ist.  

Die experimentelle Bestimmung der Wärmeübergangsbedingungen ist bei vergleichba-

ren Randbedingungen für vier verschiedene Brennverfahren (zwei homogene, ein teil-
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homogenes und ein heterogenes Brennverfahren) bei einem vergleichbaren Lastpunkt 

von pmi_HD = 6 bar durchgeführt worden. Zusätzlich wurden dazu die Wärmeüber-

gangsmodelle nach Woschni, Hohenberg und Bargende für die vier Brennverfahren 

verglichen. Um Einflüsse im Temperaturverlauf durch Schichtaufträge (z.B. Partikel) auf 

den Oberflächenmessstellen zu eliminieren, wurde bei Bedarf ein rechnerisches Verfah-

ren zur Russschichtkorrektur zur Anwendung gebracht. Die so hergestellte Vergleich-

barkeit der Resultate aus den Oberflächentemperaturmessungen zeigte deutliche lokale 

und zeitliche Unterschiede zwischen der homogen und der heterogenen Verbrennung. 

Der Wärmeübergang bei der homogenen Verbrennung ist gekennzeichnet durch: 

·  Einen nahezu gleichmäßigen und gleichverteilten Anstieg der Oberflächen-

temperaturen an den Messstellen. 

·  Die lokalen Temperatur – und Wärmestrommaxima werden in einem sehr 

schmalen Winkelbereich erreicht. 

Der Wärmeübergang bei der heterogenen Verbrennung ist gekennzeichnet durch: 

·  Einen auf die Verbrennungszonen begrenzten Anstieg der Oberflächentem-

peraturen an den Messstellen. 

·  Infolge der räumlichen Begrenzung der Verbrennung und der Impulswirkun-

gen durch die Hochdruckeinspritzung werden die lokalen Temperatur- und 

Wärmestrommaxima zu unterschiedlichen Kurbelwinkelstellungen erreicht.  

Der Vergleich der absoluten, experimentellen Wandwärmeverluste zeigt, dass diese für 

die beiden homogenen Brennverfahren infolge der oben genannten Randbedingungen 

und der homogenen Temperaturverteilung des Brenngases betragsmäßig etwa gleich 

sind. Für das heterogene und das teilhomogene Brennverfahren wurden höhere Wand-

wärmeverluste als für die Homogenen bestimmt. Das resultiert aus der inhomogenen 

Temperaturverteilung im Brenngas und der Anordnung der Messstellen in Strahllage.  

Insbesondere für das teilhomogene und das heterogene Brennverfahren konnte die 

thermische Isolationswirkung der Russschicht auf den Wärmeübergang vom Brenngas 

in die Brennraumwand deutlich gemacht werden. 

Die Vergleiche der experimentellen Wandwärmeverläufe mit den Verläufen aus den 

Wärmeübergangsmodellen müssen differenziert bewertet werden. So zeigten die An-

sätze nach Bargende und Hohenberg für die untersuchten homogenen Brennverfahren 

(Idealhomogen und Homogen-DI) eine gute Übereinstimmung mit den Messungen aus 

den Versuchen. Für das heterogene Brennverfahren (Diesel-DI) konnten die besten 

Übereinstimmungen im zeitlichen Verlauf mit dem Ansatz nach Woschni gefunden wer
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den. Die integralen Wandwärmeverluste spiegelt der Ansatz nach Bargende hierfür 

wieder. Bezüglich der teilhomogenen Verbrennung (Split Combustion) kann keines der 

untersuchten Wärmeübergangsmodelle favorisiert werden. Speziell durch den Anteil der 

späten heterogenen Teilreaktion wird der tatsächliche Wärmeeintrag in die Brennraum-

wandung wegen der geringen Änderung im Zylinderdruckverlauf durch die untersuchten 

Wärmeübergangsmodelle nur ungenügend wiedergegeben.  

Die Notwendigkeit einer allgemeingültigen und physikalisch fundierten Formulierung für 

den brennraumseitigen Wärmeübergang bleibt durch die Resultate dieser Arbeit unbe-

rührt. 
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1 Einleitung 

1.1 Motivation der Arbeit 

Der Dieselmotor mit direkter Einspritzung ist die wirtschaftlichste Verbrennungskraftma-

schine, welche in einer Vielzahl von Anwendungen eingesetzt wird. Für Nutzfahrzeug- 

und Nonroad-Antriebe spielt der Dieselmotor eine dominierende Rolle. Auch für Perso-

nenkraftwagen wird dieser immer häufiger eingesetzt. Das zeigen die Zulassungszahlen 

von 2005 bis 2007 an Neuwagen mit Dieselmotor in Abb. 1-1.  

 
Abb. 1-1: Zulassungsstatistik des KBA: Diesel-Neuwa gen 2005-2007 [70] 

Das Erreichen zukünftiger Ziele bezüglich Energieeinsparung und der Verminderung 

der Kohlendioxidemission ist ohne den direkteinspritzenden Dieselmotor nicht zu erwar-

ten. Trotz der großen Vorteile für den mobilen Bereich haben Dieselmotoren den Makel 

hoher Stickoxid- und Partikelemissionen. Die Ursachen für die Entstehung der Emissio-

nen sind in der heterogenen Diffusionsverbrennung und im lokalen Sauerstoffmangel zu 

suchen.  

Durch den Einsatz verbesserter Technologien konnte in den letzten 20 Jahren vor dem 

Hintergrund der Verschärfung der Abgasgesetzgebung die Schadstoffemission dras-

tisch gesenkt werden. Als Beispiele sind hier die Verwendung von Dieseleinspritzsys-

temen bis 2000 bar Einspritzdruck und Mehrfacheinspritzung, Abgasturbolader mit vari-

abler Schaufelgeometrie, der Einsatz der Vierventiltechnik mit zentraler Injektorlage und 

der Einsatz der Abgasrückführung zu nennen. Für die bessere Abstimmung des Brenn-

verfahrens stehen vielfältige Simulations- und Analysetools zur Verfügung. Neben die-
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sen Möglichkeiten, die Abgasemission an ihren ‚Entstehungswurzeln’ zu beeinflussen, 

gibt es noch die Möglichkeiten der Abgasnachbehandlung. Neben der Entwicklung und 

dem Einsatz von Partikelfiltern, wird auch intensiv an der Verbesserung und Applikation 

von SCR-Systemen (selective catalytic reduction) und NOx-Speicherkatalysatoren ge-

arbeitet. Diese Systeme benötigen im Anwendungsfall jedoch nicht nur zusätzlichen 

Raum und führen zu einer Massezunahme des Antriebssystems, sondern bewirken 

auch Kraftstoffmehrverbrauch (bis zu 10%) u.a. durch einen erhöhten Abgasgegen-

druck und eine erhebliche Kostensteigerung. Auch bringt der Einsatz diese Techniken 

weitere Probleme und Nachteile mit sich. Bei Partikelfiltersystemen müssen 

Regenerierungsstrategien erarbeitet werden, welche unter allen Betriebszuständen der 

jeweiligen Anwendung sicher funktionieren müssen. Für ein SCR-Konzept wird eine 

Harnstofflösung (AdBlue™) als zusätzlicher Betriebsstoff benötigt. Es wird jedoch ein-

geschätzt, dass sich künftige Emissionsgrenzen (Tab. 1-1) mit konventionellen hetero-

genen Brennverfahren nicht ohne Abgasnachbehandlung darstellen lassen. 

Tab. 1-1: Gesetzliche Grenzwerte für Schadstoffe vo n LKW und Bussen in g/kWh [30] 

 Test 
EURO I 

1992 
EURO II 

1996 
EURO III 

2000 
EURO IV 

2005 
EURO V 

2008 
EURO VI 
2013 2) 

CO 
ECE 
R-49 

4,5 4,0 2,1 1,5 1,5 1,5 

HC 
ECE 
R-49 

1,1 1,1 0,66 0,46 0,46 0,13 

NOx ESC 8,0 7,0 5,0 3,5 2,0 0,4 

PM ESC 0,36 
0,25 

0,15 1) 
0,10 0,02 0,02 0,01 

1) – 1998  2) – voraussichtliche Werte 

 

Vor diesem Hintergrund wurden große Hoffnungen in ein alternatives Brennverfahren, 

die homogene Dieselverbrennung, gesetzt. Durch geeignete Aufbereitung wird der 

Kraftstoff homogen in der Ansaugluft (vorzugsweise innermotorisch) verteilt. Dieses ty-

pischerweise magere Gemisch wird im Brennraum durch Kompressionszündung ent-

flammt. Dadurch werden lokale Spitzentemperaturen und fette Gemischanteile vermie-

den. Je nach Homogenisierungsgrad kann der NOx-Partikel-Trade off wesentlich ent-

schärft werden. Die homogene Energieumsetzung im Dieselmotor ist somit ein Brenn-

verfahren zur gleichzeitigen Absenkung der kritischen Schadstoffkomponenten Stick-

oxid und Partikel. Im Gegenzug dazu steigen jedoch die HC- und CO-Emissionen an 
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[31], [29]. Entsprechend dem Erkenntnisstand sind den Homogenisierungsbemühun-

gen, durch das Ansteigen der Bauteilbelastungen, im Kennfeld eines Dieselmotors 

Grenzen gesetzt. Dies hat zur Folge, dass nur ein begrenzter Teillastbereich im Homo-

gen- (Teilhomogen-) Betrieb für die gleichzeitige Reduzierung der kritischen Abgas-

emissionen genutzt werden kann. Grundsätzlich ergibt sich für den Einsatz im mobilen 

Bereich die Notwendigkeit einer Kombination der Brennverfahren (homogen / hetero-

gen). Eine Erweiterung der homogenen Betriebsweise bewirkt aber nicht nur eine Ab-

senkung der Partikel- und NOx-Emissionen, sondern auch einen Zunahme der 

Druckanstiegsgeschwindigkeiten (Geräusch) und der Verbrennungshöchstdrücke. Bei-

de Parameter haben Einfluss auf die thermischen und mechanischen Beanspruchungen 

der brennraumbildenden Bauteile Kolben, Zylinderkopf und Laufbuchse. Die kurzen 

Brennzeiten und die hohen Brennraten lassen Veränderungen bei den thermischen 

Randbedingungen erwarten. 

Z.B. ist bei Huber [1] die thermische Isolationswirkung einer Partikelschicht im Brenn-

raum sehr ausführlich beschrieben und mit experimentellen Ergebnissen belegt. Mit 

einem homogenen Brennverfahren kann ein deutlicher Einfluss auf die Beschaffenheit 

dieser Schicht erwartet werden.  

Aus all diesen Gesichtspunkten resultieren folgende Fragen: 

·  Ändert sich der brennraumseitige Wärmeübergang bei einem homogenen 

Brennverfahren im Vergleich zum Heterogenen? Wenn ja wie? 

·  Wie werden die zu erwartenden Wirkungsgradvorteile (kurze Brennzeiten �  

hohe Brennrate) durch möglicherweise höhere Wandwärmeverluste wieder 

aufgebraucht? 

Diese Arbeit soll zur Klärung dieser Frage beitragen.  

1.2 Zielstellung 

Grundlage der Arbeit ist die Darstellung vorrangig homogener Brennbedingungen im 

Brennraum eines Verbrennungsmotors. Hierbei wird die Gemischbildung extern reali-

siert, um somit gute Voraussetzungen für die Gemischhomogenisierung zu schaffen.  

Dabei ist auf die Vermeidung von Wandfilmbildung im Ansaugtrakt zu achten. Über eine 

Parametervariation sollen Einflüsse auf den Beginn und den Verlauf der Wärmefreiset-

zung, sowie die entstehenden Abgasemissionen untersucht werden. Die Wirtschaftlich-

keit (z.B. spezifischer Kraftstoffverbrauch) spielt bei einem neuen Brennverfahren eine 
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wichtige Rolle, soll jedoch nur zweitrangig betrachtet werden, weil es sich hier definiti-

onsgemäß um Grundlagenuntersuchungen handelt. 

Mit einem speziell instrumentierten Kolben und Zylinderkopf werden Oberflächentempe-

raturmessungen durchgeführt, um Aussagen zum lokalen, brennraumseitigen Wärme-

übergang machen zu können. Der Auswahl des Messverfahrens, sowie der Messwert-

übertragung und Datenverarbeitung ist hierbei besondere Beachtung zu schenken. 

Über eine sinnvolle Mittelung der lokalen, experimentell ermittelten Wärmeübergänge 

soll auf den Wärmeübergang von Zylinderkopf, Kolben und Laufbuchse, sowie auf den 

Gesamtbrennraum geschlossen werden. Diese experimentell ermittelten Ergebnisse 

werden mit den Resultaten aus bestehenden Wärmeübergangsmodellen verglichen und 

bewertet. Hieraus lassen sich Rückschlüsse auf die Eignung dieser bestehenden Wär-

meübergangsmodelle für die untersuchten Brennverfahren ableiten. 

Erkenntnissgewinne sind bezüglich der experimentell ermittelten, realen Wärmeüber-

gänge bei homogenen und teilhomogenen Brennverfahren im Vergleich zur konventio-

nellen Dieselverbrennung bei vergleichbarem Lastpunkt und vergleichbaren Randbe-

dingungen zu erwarten.  

Aufgrund der Ähnlichkeit der Dieselmotoren und der Charakteristika der Brennverfah-

ren, welche durch die Motorengröße weitestgehend unberührt bleibt, kann davon aus-

gegangen werden, dass diese Erkenntnisse qualitativ auf andere Motoren übertragbar 

sind. 
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2 Stand der Technik 

2.1 Schadstoffentstehung  

Bei der vollständigen Verbrennung von Kohlenwasserstoffen entstehen als Reaktions-

produkte Wasser und Kohlendioxid. Der in der Luft zu ca. 79 Vol.% enthaltene Stickstoff 

bleibt durch die Verbrennung praktisch unverändert. Das ist in der chemischen Formel 

(Gl. 2-1) für die Reaktion von Kohlenwasserstoff dargestellt. 

( ) 22222 24
76,3

2
76,3

24
N

zy
xOH

y
xCONO

zy
xOHC zyx �

�
	



�
� -+++®+�

�
	



�
� -++  [24]   

  (Gl. 2-1) 

U.a. weil sich unter motorischen Bedingungen diese Verbrennung nicht vollständig 

durchführen lässt, entstehen Schadstoffemissionen. Die klassischen Hauptemissionen 

sind durch den Gesetzgeber limitiert und in  

Tab. 1-1 dargestellt. Es gibt seitens der Gesetzgeber Bestrebungen, auch Kohlendioxid 

als Treibhausgas zu limitieren. Die Europäische Union strebt ab 2012 einen Zielwert 

von � CO2 = 120 g/km für Personenkraftwagen an. Für die Nutzfahrzeugsparte ist die 

Festlegung objektiver Grenzwerte wegen der großen Bandbreite an unterschiedlichen 

Anwendungsfällen deutlich komplizierter. 

Bei der klassischen dieselmotorischen Verbrennung können die Emissionsvorschriften 

aufgrund der relativ langen Verbrennung und des deutlich überstöchiometrischen globa-

len Verbrennungsluftverhältnisses von � V > 1,4 für HC- und CO-Emissionen praktisch 

ohne Probleme eingehalten werden.  

 
Abb. 2-1: Schadstoffkonzentrationen im Dieselabgas bei � V-Variation [71] 
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Wegen der heterogenen Gemischbildung, die lokal große Unterschiede des Verbren-

nungsluftverhältnisses zulässt, entstehen NOx- und Partikel-Emissionen. Die Abhängig-

keiten der Emissionen bezüglich des Verbrennungsluftverhältnisses � V sind in Abb. 2-1 

dargestellt.  

Bei der klassischen ottomotorischen Verbrennung gestaltet sich die Emissionsproble-

matik genau umgekehrt zum Dieselmotor. Aufgrund der guten und relativ langen 

Durchmischung von Luft und Kraftstoff entsteht ein homogenes, zündträges Gemisch 

(abhängig vom verwendeten Kraftstoff und Verdichtung, klopffest). Dieses wird über die 

Zündkerze fremd gezündet und verbrennt nicht vollständig. Auch hierzu ist in Abb. 2-2 

der Zusammenhang über � V aufgetragen 

 
Abb. 2-2: Schadstoffkonzentration im Ottoabgas bei � V-Variation [23] 

Typische Abgaszusammensetzungen von Otto- und Dieselmotoren jeweils ohne Ab-

gasnachbehandlung sind in Abb. 2-3 dargestellt. Hierbei zeigen sich für den Dieselmo-

tor zunächst Vorteile bezüglich der Menge an Schadstoffen bzw. CO2. Wobei die Ab-

gasnachbehandlung beim Dieselmotor wegen des Partikel-NOx-Trade off heute noch 

eine Herausforderung darstellt, ist diese Problematik für den Ottomotor bei allerdings 

schlechterem Motorwirkungsgrad durch den Einsatz von 3-Wege-Katalysatoren gelöst. 
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Abb. 2-3: Typische Rohemissionen von Otto- und Dies elmotor nach Klingenberg [69],        

(alle Angaben in Gewichts-%) 

2.1.1 Stickoxidemission 

Die Stickoxidemission NOx besteht im Wesentlichen aus NO und NO2. Nach Heywood 

[68] ist der NO2-Anteil beim Dieselmotor maximal 30% (niedrige Last). Im Regelfall liegt 

dieser bei 5% bis 15% NO2 [71]. Demzufolge ist der NO-Anteil viel bedeutender und 

wird durch vier Einzelmechanismen gebildet: 

Thermisches NO (Zeldovich-NO) [41] 

… bildet die Hauptquelle der Stickoxidemission.  

Dem Zeldovich-Mechanismus liegen 4 Einzelreaktionen zugrunde: 

HNONOH

ONONO

NNOON

NO

+«+

+«+

+«+

×«

2

2

2 2

 (Gl. 2-2) 

Dieser Mechanismus ist thermisch dominiert. Er setzt voraus, dass atomarer Sauerstoff 

für den Start des Mechanismus vorhanden ist, welcher sich jedoch erst oberhalb von 

2200 K bildet. Hierbei handelt es sich um Spritzentemperaturen, die in fetten Zonen lo-

kal entstehen. In Abb. 2-1 ist die Abhängigkeit der NO(x)-Enstehung aufgezeigt. Bei 

� V = 1,1 erreicht der Bildungsgradient ein lokales Maximum. Mit zunehmenden � V sinkt 
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die NO(x)-Bildung stetig, weil die nötigen Spitzentemperaturen durch den Luftüber-

schuss nicht mehr erreicht werden. Bei � V < 1,1 ist der notwendige überschüssige Sau-

erstoff für diesen Mechanismus nicht mehr ausreichend vorhanden, was diesen Bil-

dungsmechanismus beeinträchtigt. Damit sind Möglichkeiten aufgezeigt, auf die Bildung 

dieses Schadstoffes bewusst Einfluss zu nehmen: 

·  Ladeluftkühlung 

·  Abgasrückführung 

·  Späte Verbrennung 

Promptes NO (Fenimore-NO) 

… bildet sich unter brennstoffreichen Bedingungen in der Flammfront. Die Aktivierungs-

energie ist geringer als beim thermischen NO, weshalb dieser Mechanismus früher ein-

setzt. Brennstoffreiche Bedingungen sind bei der Dieselverbrennung nur lokal vorhan-

den. Bei Merker et al. [23] wird der Anteil des promten NO am Gesamt-NO auf 5 – 10% 

angegeben.  

Brennstoff NO 

… bildet sich aus dem Stickstoff, welcher im Brenngas enthalten ist. Dieser Mechanis-

mus ist von untergeordneter Bedeutung, weil im Dieselkraftstoff praktisch kein Stickstoff 

enthalten ist [23].  

Über N2O gebildetes NO 

… bildet sich, wenn magere Brennstoff-Luft-Gemische die Bildung von Kohlenwasser-

stoffen zurückdrängen, womit kein promptes NO gebildet wird. Wegen der geringen 

Temperatur entsteht aber auch kein thermisches NO. Es wird berichtet, dass dieser 

Mechanismus bei magerer Vorgemischverbrennung in Gasturbinen und bei Magerver-

brennung von Ottomotoren auftritt [23]. An Dieselmotoren kann N2O als Sekundäremis-

sion bei SCR-Abgasnachbehandlungssystemen gemessen werden. Hierbei wird ein 

geringer Teil des Ammoniakschlupfes im Sperrkatalysator zu N2O reduziert. Im FVV-

Vorhaben 682 [73] wurden hierbei Konzentrationen von 30 ppm gemessen. Gegenwär-

tig gibt es in der Abgasgesetzgebung für die N2O-Emission keinen Grenzwert.  

2.1.2 Partikelemission und –entstehung 

Dieselpartikel bestehen zu 95% aus organischen und zu 5% aus anorganischen Be-

standteilen. In Abb. 2-4 sind die einzelnen Bestandteile grafisch untergliedert. 
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Abb. 2-4: Typische Partikelzusammensetzung von Dies elabgas [23] 

Die Bildung ist sehr kompliziert und bisher auch noch nicht vollständig erforscht. Grund-

sätzlich läuft dabei folgendes Schema ab [23]: 

·  Reduktion der Brennstoffmoleküle zu Ethin �  Bildung des ersten Benzolrin-

ges 

·  Bildung polyzyklischer aromatischer Kohlenwasserstoffe (PAK) 

·  Bildung von Russkernen (1 … 2 nm) 

·  Zusammenschluss von Russkernen und Anlagerung von Substanzen 

(20 … 30 nm) 

·  Bildung kettenförmiger Strukturen 

·  Russoxidation mit Sauerstoff und OH-Radikalen 

 

 
Abb. 2-5: Rußertrag in Abhängigkeit der Temperatur und der Luftverhältnisses [23]   
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Haupteinflussfaktoren auf die Rußbildung sind die lokale Sauerstoffkonzentration und 

die Temperatur. Für die Russbildung günstige Zustände sind bei � i < 0,6 und Tempera-

turen von 1500 K < T < 1900 K erreicht. 

Die Partikelemission wird jedoch nicht nur durch die Rußbildung bestimmt. Einen ent-

scheidenden Beitrag zur Partikelemission leistet die Rußoxidation. Während dessen zu 

Beginn der heterogenen Dieselverbrennung hauptsächlich Ruß gebildet wird, ist die 

Haupt- und Nachverbrennung durch die Rußoxidation bestimmt. Nach Merker et al. [23] 

beträgt der messbare Partikelanteil im Abgas nur ca. 0,1 bis 1% der gesamten gebilde-

ten Partikelmenge während der Verbrennung. 

2.1.3 CO-Emission [23] 

Für �  < 1 (Luftmangel) ist die CO-Bildung grundsätzlich ein Produkt unvollständiger 

Verbrennung. 

Bei �  > 1,4 (Luftüberschuß), so wie es bei der homogenen Verbrennung ohne AGR der 

Fall ist, entsteht CO wegen niedriger Brenngastemperaturen und unvollständiger Ver-

brennung im wandnahen Bereich.  

2.1.4 HC-Emission 

Bei unterstöchiometrischen Gemischen (� V < 1) entsteht die HC-Emission infolge des 

Mangels des Oxidationsmittels Sauerstoff. Entstehen bei überstöchiometrischen Gemi-

schen (� V > 1,4) Kohlenwasserstoff-Emissionen, ist dies auf nicht oder unvollständige 

Erfassung typischerweise wandnaher Zonen von der Verbrennung zurückzuführen. 

2.2 Homogenes Brennverfahren 

Das klassische, heterogene Dieselbrennverfahren mit Direkteinspritzung ist durch eine 

ungleichmäßige Verteilung von Luft und Kraftstoff im Brennraum gekennzeichnet. Die 

Konzentration des Kraftstoffes im Einspritzstrahl nimmt von innen nach außen ab. In 

Zonen des stöchiometrischen Luftverhältnisses entstehen so lokal sehr hohe Tempera-

turen, welche zur Bildung von thermischen NO führen. Verbrennt der Kraftstoff unter 

Sauerstoffmangel, bildet sich Ruß. Diese Verbrennung lässt sich durch Brennraumbe-

obachtungen aufgrund ihrer gelben Flamme sehr gut Visualisieren.  

Die homogenen Brennverfahren kombinieren die ottomotorische homogene 

Gemischbildung mit der dieselmotorischen Kompressionszündung [4] - [7]. Im Idealfall 

entspricht das globale Verbrennungsluftverhältnis dem lokalen Verbrennungsluftver-

hältnis, so dass eine Gleichverteilung des Kraftstoff-Luft-Gemisches im Brennraum ge-
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geben ist. Wird unter diesen Bedingungen das Gemisch verbrannt, entsteht eine nahe-

zu gleichmäßige Gastemperatur im gesamten Brennraum außerhalb der thermischen 

Grenzschicht. Wegen des großen Luftüberschusses bei diesem dieselmotorischen Pro-

zess werden hohe Gastemperaturen, die zu thermischen NO führen, vermieden. Ande-

rerseits sind fette Gemischanteile, welche zur rußenden Verbrennung führen würden, 

nicht existent. Der hohe Luftüberschuss bewirkt aber auch, dass sich diese Gemisch 

nur durch die Kompressionszündung entflammen lässt. Die Grundeinflussgrößen sind 

hierbei der Brennraumdruck und die Temperatur. Im Zusammenhang mit der gleichzei-

tigen Zündung des Gemisches im gesamten Brennraum, entstehen die größten Heraus-

forderungen der homogenen Verbrennung, die Steuerung des Zündzeitpunktes und der 

Umsatzrate. Während dessen bei der heterogen Dieselverbrennung über die Wahl des 

Einspritzzeitpunktes und der Einspritzrate gezielt auf den Start und den Verlauf der 

Verbrennung Einfluss genommen werden kann, ist der schnellen, arbeitsspielselektiven 

Beeinflussung der homogenen Verbrennung Grenzen gesetzt. Weder Druck noch Tem-

peratur lassen sich praktisch derart schnell modifizieren. Die Veränderung der Verdich-

tung während des Motorbetriebs ist im Einzelfall lösbar [42], stellt aber für einen breiten 

Serieneinsatz keine Lösung dar.  

Der Ablauf der chemischen Reaktionen bei der homogenen Kraftstoffumsetzung ist 

hauptsächlich von der Oxidation bestimmt. Durch die Einkopplung von Abgas (AGR) 

kann auf den Sauerstoffgehalt der Zylinderladung Einfluss genommen werden, was zu 

einer Verlangsamung der chemischen Reaktionen führt. Praktisch ist damit ein Werk-

zeug gefunden, die kurze Brenndauer der homogenen Reaktion ohne AGR zu verlän-

gern, hohe Spitzendrücke zu vermeiden, und damit den Lastbereich dieses Brennver-

fahrens zu erweitern. 

Ein weiterer Weg besteht in der Anwendung von speziell zusammengesetzten Kraftstof-

fen für dieses Brennverfahren, so genannten Designer-Kraftstoffen. Wegen der hieraus 

für den wirtschaftlichen Einsatz erwachsenden logistischen Probleme und gegenwärtig 

hohen Kosten bei der Herstellung soll das nur erwähnt werden. 

Der klassische Zielkonflikt zwischen der NOx- und der Partikel-Bildung kann mittels des 

homogenen Brennverfahrens gelöst werden. Durch die Vermeidung lokal fette 

Gemischzonen mittels der Gemischhomogenisierung, sowie der spontanen Kompressi-

onszündung (Raumzündung) werden bewusst die Emissionsgebiete für PM und NOx 

gemieden (siehe Abb. 2-6).  
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Abb. 2-6: Lokalisierung von konventionellem Diesel-  und HCCI-Brennverfahren im � -T-

Diagramm [72] 

2.2.1 Verschiedene Arten der homogenen Gemischbildu ng 

Bei Müller et al. [5] wird die homogene Gemischbildung wie in Abb. 2-7 dargestellt auf-

geteilt. 

 
Abb. 2-7: HCCI-Gemischbildungsverfahren [5] 
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Die frühe Gemischbildung schließt dabei alle Verfahren ein, bei denen die Einbringung 

des Kraftstoffes in den Brennraum bis ca. 40°KW vor  Zünd-OT abgeschlossen ist.  

Frühe äußere Gemischbildung 

Zur Homogenisierung bietet sich diese Form der Gemischbildung sehr gut an. Aufgrund 

der relativ langen Zeit und Wegstrecke kann eine gute Durchmischung des Kraftstoffes 

mit der Ansaugluft realisiert werden. Hierzu eignen sich Kraftstoffe, welche sich unter 

atmosphärischen Bedingungen gut verdampfen lassen. Dazu gehört Vergaserkraftstoff, 

welcher für die ottomotorische Verbrennung in Zwei- und Viertaktverfahren Anwendung 

findet. Hierfür gibt es in der Literatur viele Anwendungsfälle [43] - [48], welche jedoch 

weniger mit dem Hintergrund der Emissionssenkung von NOx und Partikeln entwickelt 

worden sind. Vielmehr ging es um Wirkungsgradsteigerung oder einfach nur Verbesse-

rung des Verbrennungsverhaltens. Die Lastbereich für die homogene Verbrennung lag 

im unteren bis mittleren Teillastbereich. Um den zündunwilligen Vergaserkraftstoff durch 

die Kompressionswärme zünden zu können, musste die Ansaugtemperatur stark vor-

gewärmt (95 – 160 °C) werden [49], [50]. Wegen des hohen Verdichtungsverhältnisses 

(�  = 18,7) war der Kraftstoffverbrauch, die HC- und CO-Emission günstiger als beim 

konventionellen Ottoverfahren. Die NOx-Emission war extrem gering. 

Versuche mit Dieselkraftstoff gestalten sich deshalb kompliziert, weil Dieselkraftstoff 

einen Siedebereich >160°C besitzt. Damit sind für d ie Gemischaufbereitung unter at-

mosphärischen Bedingungen ungünstige Voraussetzungen gegeben. Einen Lösungs-

weg wurde bei Zillmer [51] gefunden. Hier wurde der Dieselkraftstoff mittels eines ex-

ternen Verdampfers verdampft und ins Saugrohr eingebracht. Für die Emissionswerte 

von NOx und Partikeln wurden gegen Null gehende Werte gemessen. Durch Abgas-

rückführung konnte die homogene Umsetzung langsamer gestaltet werden. 

Ein interessanter Weg, Dieselkraftstoff in die gasförmige Phase zu Überführen, wurde 

bei Guezennec [32] vorgestellt. Dieser sogenannte ‚Atomizer’ wandelt die flüssige Pha-

se des Dieselkraftstoffes bei atmosphärischen Bedingungen in Tröpfchen, wobei der 

Tröpfchen-Durchmesser um 1 µm liegen soll. Diese Tröpfchen sind extrem beständig. 

Versuche zeigten, dass selbst nach 8 min die Tröpfchen noch unverändert erhalten 

sind. Für den praktischen Motorbetrieb ist diese Eigenschaft dahingehend von Bedeu-

tung, weil bei thermisch verdampften Dieselkraftstoff die Niederschlagsgefahr an der 

unter Umständen kalten Wandung des Ansaugtraktes besteht. Der so in grober Trop-

fenform in den Brennraum dringende Kraftstoff lagert sich an der Wand an, führt zu Öl-
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verdünnung oder wird unter extrem ungünstigen Bedingungen bei russender Verbren-

nung umgesetzt. In der Dissertation von Haas [52] sind dazu Versuche unternommen 

worden. Die veröffentlichten Ergebnisse beweisen die vollkommen homogene 

Gemischaufbereitung und Verbrennung durch die nahe Null liegenden NOx- und 

Partikelemissionen. Bezüglich des realisierbaren Lastbereiches wurden keine Angaben 

gemacht.  

Wegen der beschriebenen Probleme bei der äußeren Gemischaufbereitung mit Diesel-

kraftstoff wurde häufig zu Ersatzkraftstoffen gegriffen. Von der Universität Lund 

(Schweden) gibt es hierzu eine Reihe von Veröffentlichungen [53] - [55]. Als Ersatz-

kraftstoffe wurden Isooktan, Ethanol und Erdgas verwendet. Der verwendete Einzylin-

dermotor wurde mit Verdichtungsverhältnissen von �  = 17 – 21 und Ansauglufttempera-

turen von 40 – 170°C betrieben, um eine Zündung um den oberen Totpunkt des Motors 

zu erzielen. Es wurden NOx-Emissionen nahe Null gemessen. Die HC-Emissionen wa-

ren etwa doppelt so hoch, die CO-Emissionen in Abhängigkeit der Gastemperatur 

(Lastpunkt) geringer wie im ottomotorischen Betrieb bei � V = 1. Mit Aufladung konnte 

ein indizierter Mitteldruck von 14 bar erreicht werden. Dabei wurden jedoch realitäts-

fremde Druckgradienten von bis zu 40 bar/°KW in Kau f genommen. 

Frühe innere Gemischbildung 

Im Gegensatz zur äußeren Gemischbildung bleibt bei der inneren Gemischbildung nur 

ein geringer Zeitraum für die Homogenisierung des Gemisches zur Verfügung. Deshalb 

ist es hierbei das Ziel, mit besonders guter Zerstäubung des Dieselkraftstoffes, kleine 

Tropfendurchmesser und damit eine maximal große Verdampfungsoberfläche zu schaf-

fen. Als Problem stellt sich hierbei immer die Zylinderwandbenetzung mit flüssigem 

Kraftstoff heraus, welche zur Verschlechterung der Motor-Schmiereigenschaften durch 

Ölverdünnung führt und die Emission von un- bzw. teilverbrannten Kraftstoff erhöht. 

Das New ACE-Institut in Japan hat hierzu sehr umfangreiche Untersuchungen ange-

stellt [56] - [59]. Es wurden Versuche mit 6- und 30-Lochdüsen sowie nach innen öff-

nenden Kegelstrahldüsen bei Einspritzdrücken bis 2500 bar durchgeführt. Auch wurden 

zwei Injektoren derart im Brennraum platziert, dass sich die Einspritzstrahlen kreuzten. 

Damit wurde die freie Stahllänge der Einzelinjektoren verkürzt und die 

Gemischaufbereitung verbessert. Für alle Konfigurationen des Einspritzsystems konn-

ten sehr geringe NOx-, jedoch hohe HC- und CO-Emissionen nachgewiesen werden. 

Der dargestellte Lastbereich betrug maximal 9 bar indizierten Mitteldrucks, was durch 
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Aufladung und Absenkung der Verdichtung möglich wurde. Dieses Verfahren ist als 

PREDIC (Premixed lean diesel combustion) bekannt. 

Ein weiteres Verfahren wurde unter dem Namen UNIBUS (uniform bulky combustion 

system) [60] bekannt. Hier wurde eine Kegelstrahldüse für die innere 

Gemischaufbereitung verwendet. Die Einspritzdrücke variierten zwischen 200 und 500 

bar und das Verdichtungsverhältnis zwischen �  = 12 - 18. Die Russ- und NOx-Emission 

gingen bei den Versuchen gegen Null. Alle Versuche wurden im Teillastgebiet darge-

stellt. 

Um Wandauftrag bei frühem Spritzbeginn zu vermeiden, wurde bei Iwabuchi et al. [61] 

eine spezielle 10-Loch-Düse für die Einspritzung verwendet. Die Spritzlöcher waren in 

zwei Ebenen angeordnet und so gebohrt, dass die Achsen zweier übereinander liegen-

der Düsenlöcher sich kreuzen. Das verkürzte die Strahleindringtiefe und führte zu ei-

nem Aufbrechen der Kraftstoffstahle. Auch hier konnten sehr geringe NOx-Emissionen 

gemessen werden. 

Einen anderen Weg ist Weiskirch [29], [62] durch die Verwendung eines schnellen 

Common-Rail-Injektors für die Dieseleinspritzung gegangen. Unter Einsatz einer für den 

heterogenen Volllastbereich geeigneten 8-Loch-Düse mit 150° Strahlkegelwinkel, wurde 

die notwendige Gesamteinspritzmenge in mehrere kleine Teilmengen zerlegt. Durch 

Strömungssimulationen konnte die Anzahl der nahezu massegleichen Einzelinjektionen 

auf 5 festgelegt werden. Wegen der frühen Verbrennung bei Last > 3 bar, wurde mit 

Abgasrückführung gefahren. So konnte der homogene Betrieb bis maximal 10,5 bar 

indizierten Mitteldrucks bei noch vertretbarem Druckanstiegsgradienten ausgedehnt 

werden. Die erzielten NOx- und Partikel-Emissionen waren nahe Null. Es traten dabei 

jedoch sehr hohe HC- und CO-Emissionen auf. Dieses Verfahren wurde bei den nach-

folgenden Versuchen innerhalb dieser Arbeit unter anderen angewendet. 

Späte innere Gemischbildung 

Nissans MK-Verfahren (modulated kinetics) [63], [64] stellt einen Vertreter für dieses 

Verfahren dar. Mit einer konventionellen 5-Loch-Düse mit hohem hydraulischem Durch-

fluss wird nach dem oberen Totpunkt eingespritzt. Durch eine sehr hohe 

Abgasrückführrate wird der Zündverzug soweit verlängert, dass die Einspritzung in die-

ser Zeit abgeschlossen wird. Durch Abschalten eines von zwei Einlassventilen wird ein 

hoher Drall erzeugt, welcher die Homogenisierung unterstützt. Das Resultat sind sehr 

geringe NOx- und Partikel-Emissionen. Die sonst typischen hohen HC-Emissionen 
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konnten durch die Vergrößerung des Muldendurchmessers und Verkleinerung der 

Spritzlöcher vermieden werden. Das Verfahren findet jedoch nur im Teillastbereich bis 

zu 3000 min-1 Anwendung. Außerhalb dieses Bereichs wird der Motor klassisch hetero-

gen betrieben.  

Dem MK-Verfahren ähnliche Versuche sind auch bei Haas [52] zu finden, die zum glei-

chen Ergebnis kommen.  

Weil es doch im ersten Ansatz verwunderlich erscheint, weswegen bei kleinen Zylinder-

durchmessern (z.B. Pkw-Motoren mit 0,5 l Zylinder-Hubvolumen) eher die späte Homo-

genisierung mit einer einzigen Einspritzung und bei größeren Zylinderdurchmessern 

(z.B. Nutzfahrzeugmotoren mit 2 l Hubvolumen je Zylinder) die frühe Homogenisierung 

mit Mehrfacheinspritzung favorisiert wird, ist bei Weiskirch et al. [62] eine vergleichende 

Betrachtung der geometrischen Verhältnisse angestellt worden. Unter Einbeziehung 

von Abspritzversuchen von Pkw- und Nkw-Injektoren in der Druckkammer, wo die 

Stahllänge der flüssigen Phase untersucht wurde, wird klar, dass die Einspritzstrahlen 

selbst bei kleinen Mengen die Zylinderwand erreichen, was beim Nutzfahrzeugmotor 

nicht der Fall ist.  

2.2.2 Teilhomogene Gemischbildung 

Wie bereits beschrieben, sind die homogenen Brennverfahren hauptsächlich auf den 

unteren Lastbereich begrenzt. Um den Lastbereich nach oben zu erweitern, wird ver-

sucht, homogene und heterogene Brennverfahren miteinander zu koppeln. Dabei spielt 

es grundsätzlich keine Rolle, ob die innere oder äußere Homogenisierung bevorzugt 

wird. Bezüglich der benötigt Hardware ist der inneren Homogenisierung der Vorzug zu 

geben, weil unter Umständen die gleiche Technik, wie für die heterogen 

Gemischaufbereitung, verwendet werden kann. 

Dem PREDIC-Verfahren [59] wurde in [65] eine weitere, nach Abschluss der homoge-

nen Verbrennung beginnende Einspritzung durch einen zentral angeordneten Injektor 

hinzugefügt. Damit wird die sich daran anschließende heterogene Verbrennung weit in 

den Expansionstakt verschoben. Der Kraftstoffverbrauch verschlechtert sich durch die-

sen Eingriff jedoch.  

Ein ähnlicher Weg wurde auch bei Weiskirch [29] zur Ausdehnung des Lastbereichs 

beschritten. Wegen des kleinen Homogenanteils bei der Verbrennung konnte auf die 

Abgasrückführung verzichtet werden. Auch hier wurde die Lasterweiterung mit Nachtei-

len beim Kraftstoffverbrauch erreicht. NOx- und Partikelemission stiegen im Vergleich 
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zur rein homogenen Verbrennung geringfügig an, lagen jedoch noch deutlich unter den 

Emissionen des rein heterogenen Brennverfahrens. Es konnte aber auch eine Verbes-

serung der HC- und CO-Emissionen im Vergleich zum homogenen Umsatz erzielt wer-

den. Auch dieses Brennverfahren wurde bezüglich seines Verhaltens beim Wärme-

übergang im weiteren Verlauf  dieser Arbeit untersucht. 

Der Fahrzeughersteller Daimler AG hat sich ein teilhomogenes Brennverfahren [33] pa-

tentieren lassen, welches sich durch eine tellerförmige Mulde auszeichnet. Mittels einer 

Einspritzdüse mit einem Stahlkegelwinkel von 90° wi rd in der Phase der frühen inneren 

Gemischbildung Wandauftrag vermieden und durch die spezielle Muldenform die 

Gemischverteilung verbessert.  

Ein vergleichbarer Ansatz wird auch beim NADI-Verfahren (narrow angel direct 

injection) [66], [67] verfolgt. 

2.3 Wärmeübergang 

Der Wärmeübergang, in der Literatur auch als Wärmeübertragung bezeichnet, be-

schreibt den Transport thermischer Energie über mindestens eine Systemgrenze hin-

weg infolge eines Temperaturunterschiedes. Dabei wird die übertragene Energie als 

Wärme bezeichnet und ist eine Prozessgröße. Der Wärmeübergang kann physikalisch 

in 3 Arten unterteilt werden: 

·  Wärmeleitung: Die Energie wird in Form von kinetischer Energie durch An-

stoßen benachbarter Atome und Moleküle ohne Stofftransport übertragen. 

Der Energietransport verläuft dabei immer von einem Niveau hoher Energie 

auf ein Niveau niedrigerer Energie und ist nicht umkehrbar. 

·  Wärmestrahlung: Der Energietransport erfolgt in diesem Fall durch elektro-

magnetische Wellen, hauptsächlich im Infrarotbereich.  

·  Konvektion: Der Energietransport erfolgt hier mit dem Transport von Teilchen 

in einem strömenden Fluid oder Gas, wobei die Teilchen ihre Energie an die 

Umgebung mit niedrigerer Temperatur abgeben bzw. aus der Umgebung mit 

höherer Temperatur aufnehmen.  

Die für den Wärmeübergang notwendige treibende Temperaturdifferenz wird im Brenn-

raum zwischen dem ‚heißen’ Brenngas und der ‚kalten’ Wand gebildet. Dabei bildet sich 

eine thermische Grenzschicht aus, in welcher der Temperaturausgleich und damit der 

Wärmetransport in Richtung niedrigeres Temperaturniveau erfolgt (Abb. 2-8). Infolge 

der Kolbenbewegung (Expansion �  Kompression) und dem Gasaustausch im Motor 
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erfährt die eingeschlossene Ladungsmasse eine ständige Bewegung. Somit vollzieht 

sich in der Grenzschicht nicht nur der Temperaturausgleich, sondern auch ein Ge-

schwindigkeitsausgleich. Dabei ist bekannt, dass die Geschwindigkeit an der Wand zu 

Null wird. Der Wärmeübergang wird durch die Wärmeübergangszahl �  und die Nusselt-

Zahl Nu charakterisiert. Aufgrund dieser Mechanismen wird von einer erzwungenen 

Konvektion als Wärmeübergang vom Brennraum in die Zylinderwand gesprochen. Der 

Wärmetransport in der Brennraumwand erfolgt als reine Wärmeleitung in einem Fest-

körper.  

Ein Wärmeübergang durch Strahlung, welcher bei heterogener Verbrennung durch das 

Leuchten der Rußpartikel hervorgerufen wird, macht nur einen untergeordneten Anteil 

aus, der im ‚empirischen Ausgleich’ bestehender Wärmeübergangsmodelle enthalten 

ist.  

 
Abb. 2-8: Temperatur- und Strömungsgrenzschicht  

 

Für die Beschreibung des Wärmeüberganges wird der Newtonsche Ansatz genutzt: 

)( WandGasW TTAQ -**= a�   (Gl. 2-3) 

Nach dem Fourierschen Gesetz gilt vereinfacht für den eindimensionalen Fall auch: 
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Die Wärmeleitfähigkeit � Gas ist vorrangig temperatur- und stoffabhängig und lässt sich in 

einem Polynom temperaturabhängig darstellen [14]. Die Dicke der Temperaturgrenz-

schicht � G wird nach Bargende [13] stark von der Strömungsgrenzschicht und damit von 

den physikalischen Eigenschaften des Mediums, sowie Druck und Temperatur beein-

flusst. Aufgrund dieser komplexen Abhängigkeiten ist bisher (soweit bekannt) eine Be-

stimmung des Wärmeübergangskoeffizienten �  auf diesem Wege nicht möglich. Aus 

der Literatur sind u.a. 3 halbempirische Ansätze zur Bestimmung von �  bekannt: 

·  Woschni [21] 
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·  Hohenberg [22] 
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·  Bargende [13] 
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Bei Bargende [13] sind verschiedene Bestimmungsmethoden der Wärmeverluste an 

Verbrennungsmotoren sehr detailliert beschrieben und bewertet. Bei Aufstellung der 

äußeren Wärmebilanz lässt sich keine eindeutige Zuordnung der Wärmeverlustquellen 

sowie zeitliche Zuordnung während des Arbeitsspiels finden. Die innere Wärmebilanz 

über ein ganzes Arbeitsspiel birgt Unsicherheiten bei der Bestimmung der Abgasent-

halpie in sich und setzt eine vollständige Kraftstoffumsetzung voraus.  

Nach Hohenberg [12] entstehen ca. 80% der Wandwärmeverluste während der Hoch-

druckphase des Motors, also im Bereich zwischen Einlass schließt und Auslass öffnet. 

Daher sollen die entsprechenden experimentellen Bestimmungsmöglichkeiten speziell 

für den Brennraum nachfolgend vorgestellt werden.  

Wärme bzw. Wärmeströme sind Prozessgrößen und können nicht unmittelbar gemes-

sen werden. Es kann jedoch eine Temperaturdifferenz aufgrund eines Wärmestromes 

bestimmt werden. Zur Bestimmung von Wärmeströmen im Verbrennungsmotor werden 

zwei Verfahren angewendet: 

·  Messung mit Wärmestromsonde 

·  Oberflächentemperaturmessverfahren 
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2.3.1 Wärmestromsonde 

Grundprinzip der Wärmestromsonde ist die Temperaturmessung an zwei sich in einer 

Achse befindlichen Messstellen. Um eine eindimensionale Wärmeleitung lotrecht von 

der Brennraumoberfläche zum Kühlmedium zu erzwingen, ist eine Luftspaltisolation 

entlang der Wärmeleitung zwischen den beiden Messstellen zur Umgebung notwendig 

(Abb. 2-9). Nachteilig an diesem, bei sorgfältiger Anwendung, sehr genauen Messver-

fahren ist der für Pkw- bzw. Nkw-Verhältnisse große Bauraum der Sonde selbst. Damit 

ist die Zahl der Messstellen auf eins oder zwei begrenzt. Somit ist nur eine örtlich be-

schränkte Aussage zum Wandwärmestrom möglich. Aufgrund des Aufbaus und der 

Messstellenanordnung lassen sich keine zeitlichen Verläufe des Wandwärmestromes 

aufzeichnen. Damit ist dieses Messverfahren für diese Messaufgabe nicht geeignet. 

 
Abb. 2-9: Grundsätzlicher Aufbau einer Wärmestromso nde 

2.3.2 Oberflächentemperaturmethode 

Bereits in den 30iger Jahren wurde dieses experimentelle Verfahren für die Bestim-

mung des transienten, örtlichen Wandwärmestromes verwendet [15], [16].  

Physikalische Grundlage dieses Messverfahrens (generell bei allen Thermoelementen) 

ist die Nutzung des Seebeck-Effektes.  

Bei der Oberflächenmethode ist die Messstelle direkt auf der Oberfläche platziert bzw. 

mit ihr bündig abschließend. Um zeitlich hoch aufgelöste Temperaturänderungen zu 

registrieren, muss der Temperaturaufnehmer eine sehr geringe Trägheit in seinem An-

sprechverhalten besitzen. Diesen Anforderungen Rechnung tragend, wurde von 
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Bendersky [17] ein speziell modifiziertes Thermoelement vorgestellt, welches bei 

Bargende [20] weiterentwickelt worden ist.  

Grundsätzlich wird auch hier, wie bei der Wärmestromsonde auch, durch einen lokalen 

Wärmestrom verursachte Temperatur aufgezeichnet. Jedoch wird nur die Temperatur 

bzw. Temperaturänderung an der Oberfläche gemessen. Mittels der Modellvorstellung 

der eindimensionalen Wärmeströmung, welche eine Vereinfachung darstellt und eine 

numerische Lösung überhaupt möglich macht, ist eine zugehörige weitere 

Gradientenmessstelle nicht notwendig. Aufgrund der Miniaturisierung der Thermoele-

mente lassen sich mehrere Messstellen im Brennraum unterbringen. Über eine geeig-

nete Mittelwertbildung kann für das Bauteil (z.B. Kolben, Zylinderkopf) und/oder Brenn-

raum ein repräsentativer Wärmestrom errechnet werden.  

Natürlich stellt sich bei diesem Messverfahren auch die Frage nach Einflussgrößen auf 

das Messergebnis. Bei Bargende [13] wurde dazu eine sehr umfangreiche Diskussion 

angestellt: 

·  Fest eingelöteten, speziell präparierten und bündig mit der Oberfläche ab-

schließenden Thermoelementen wird der Vorzug vor fertig konfektionierten, 

tauschbaren geben. Über- oder Rückstände des Sensors im zehntel Millime-

ter Bereich verfälschen das Messergebnis. 

·  Als Thermopaarung wurde Ni-CrNi der Vorzug gegeben. Sie ist thermisch 

stabil mit einer ausreichend großen Thermospannung (ca. 40 µV/K). 

·  Nickel ist magnetostriktiv. Das kann eine Signalüberlagerung bei Beschleuni-

gungsanregung zur Folge haben. 

·  Die Wärmeeindringzahlen der im Thermoelement verwendeten Stoffe Nickel-

Chrom, Nickel, Magnesiumoxid und Inconel sind niedriger als die von Alumi-

nium, Stahl oder Grauguss als typische Werkstoffe für die Brennraumwan-

dungen. Damit ist für jede Materialpaarung {Thermoelement (Hersteller, Bau-

typ) und Bauteil} die Bestimmung einer zugehörigen, temperaturabhängigen 

Wärmeeindringzahl b notwendig. 

Die Modellvorstellung der eindimensionalen Wärmeströmung wurde in [18] in Zweifel 

gezogen. Die Autoren gehen vielmehr davon aus, dass sich an jeder Messstelle ein 

dreidimensionales Temperaturfeld ausbildet. Mit dieser Tatsache und der bereits bei 

Bargende [13] formulierten Aussage, dass die gemessenen Oberflächentemperaturen 

jene aus dem Thermoelement, nicht aber aus dem ungestörtem Bauteilmaterial sind, 

wird eine FEM-Rechnung durchgeführt. Diese liefert, mit entsprechend engmaschigem 
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Netz und sinnvoll gewählten bzw. in Modellversuchen ermittelten Randbedingungen, 

einen korrigierten Temperaturverlauf im ungestörten Bauteil. 

Bezüglich der besonders beim konventionellen Dieselmotor entstehenden Rußschich-

ten ist bei Huber [1] ein Russschichtkorrekturverfahren vorgestellt. Nach dem gleichen 

Ansatz arbeitet jenes Verfahren bei Bargende [13], jedoch wird hier von einer anderen 

Schichtzusammensetzung wegen des Otto-Brennverfahrens ausgegangen. Bei Reipert 

et. al [18] findet die abgelagerte Oberflächenschicht keine Beachtung. 

2.3.3 Experimenteller Wärmeübergang 

Bereits unter Abschnitt 3.2 ausgeführt, wird die Oberflächentemperaturmethode zur Er-

mittlung der experimentellen Wärmeübergänge genutzt. Der von Brennraum eingetra-

gene instationäre Wärmestrom erzeugt ein instationäres Temperaturfeld, welches mit  

der Fourierschen Differentialgleichung beschrieben werden kann: 
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Ausgehend von der Tatsache, dass die Dämpfung der Temperaturschwingung nach 

geringer Tiefe (Bargende [13] 4-5 mm, Reipert [10] 1 mm) bereits so stark ist, dass ein 

stationäres Temperaturfeld entsteht, die Messungen im eingeschwungenen Tempera-

turzustand durchgeführt werden und die Brennraumwand als Bauteil mit einseitig halb-

unendlicher Ausdehnung betrachtet wird, kann (Gl. 2-9) auf den eindimensionalen Fall 

reduziert werden: 
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Daraus existiert von Fourier eine geschlossene Form der Differentialgleichung  nach 

(Gl. 2-16).  

Die Differentiation von  (Gl. 2-16) nach x mit der Bedingung x = 0 und (Gl. 2-19) führt 

zur Berechnung der Wärmestromdichte an der Brennraumoberfläche: 
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 (Gl. 2-11) 

Aus der Newtonschen Wärmeübergangsgleichung (Gl. 2-3) ergibt sich mit  

AqQW *=
·

�   (Gl. 2-12) 

der lokale Wärmeübergangskoeffizient: 
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( )WG
i TT

q

-
=

·

a  (Gl. 2-13) 

„Der Wärmeübergangskoeffizient ... ist ein Proportionalitätsfaktor, der die Intensität des 

Wärmeübergangs an einer Oberfläche bestimmt. Der Wärmeübergangskoeffizient be-

schreibt hierbei die Fähigkeit eines Gases oder einer Flüssigkeit, Energie von der Ober-

fläche eines Stoffes abzuführen bzw. an die Oberfläche abzugeben. Sie hängt unter 

anderem von der spezifischen Wärmekapazität, der Dichte und dem Wärmeleitkoeffi-

zienten des wärmeabführenden sowie des wärmeliefernden Mediums ab.“ [27] 

Die Niveaukorrektur von 
·

q  kann durch Auswertung der (Gl. 2-3) erfolgen. Hierzu ergibt 

sich folgende Abhängigkeit: 

0=
·

q  wenn      WG TT =   zur Zeit    0t  (Gl. 2-14) 

Daraus ergibt sich auch die Lösung für die mittlere Wärmestromdichte zu: 
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 (Gl. 2-15) 

Für den Fall einer notwendigen Russsichtkorrektur werden die nach Abschnitt 2.3.5 kor-

rigierten Oberflächentemperaturverläufe für das Berechnungsverfahren verwendet. Weil 

dieses Berechnungsverfahren, wie bei Bargende [13] bereits festgestellt, nur für homo-

gene Körper existiert, ist die Berechnung der Wärmestromdichte (Gl. 2-11) dahinge-

hend fehlerbehaftet, als das vorausgesetzt wird, dass die Russschicht und die Brenn-

raumwand die gleiche Wärmeeindingzahl (Gl. 2-17) aufweisen. 

2.3.4 Wärmeeindringzahlen 

Für die Berechnungen unter Abschnitt 2.3.3 und 2.3.5 wurden Polynom-Funktionen für 

Zylinderkopf und Kolben verwendet, welche auf experimentell ermittelten Werten beru-

hen. Diese sind nur für die jeweilige Paarung Bauteilwerkstoff mit herstellerspezifischen, 

modifizierten Mantelthermoelement gültig. Diese Werte sind freundlicherweise von 

Bargende [19] im Rahmen des FVV-Vorhabens ‚Homogene Dieselverbrennung’ zur 

Verfügung gestellt worden. In Abb. 2-10 sind die Kurvenverläufe und die Polynom-

Funktionen dargestellt. 
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Abb. 2-10: Wärmeeindringzahlen / Polynome für Kolbe n und Zylinderkopf [19] 

2.3.5 Russschichtkorrektur 

Durch entstehende Ablagerungen (Ruß, CH) tritt die Messebene hinter die eigentliche 

Wandebene zurück. Deshalb ist der Ansatz, dass die Temperatur an der Oberfläche 

gemessen wird (x = 0) unzulässig und führt zu falschen Wärmeströmen. Vielmehr ist 

eine Errechnung eines korrigierten Temperaturverlaufes, und zwar an der Oberfläche 

der Ablagerungen, notwendig. Hierzu wird das Verfahren nach Bargende [13] genutzt. 

Hierfür gilt: 

�
�
�

�

�
�
�

�
��
�

	



�

�
-+��

�

	



�

�
-+-= 


¥

=

-
·

a
iw

xiwtB
a

i
xtiAex

q
TtxT ii

i

a
i

x
m

m 2
sin

2
cos),(

1

2 w
w

l

w

 (Gl. 2-16) 

Die Wärmeeindringzahl ergibt sich zu: 

lr pcb =  (Gl. 2-17) 

Die Temperaturleitzahl nach Fourier für den einachsigen Fall: 

pc
a

*r
l

=   (Gl. 2-18) 

Aus (Gl. 2-17) und (Gl. 2-18) ergibt sich folgender Zusammenhang: 

2

2

b
a

l
=   (Gl. 2-19) 

Mit (Gl. 2-19) vereinfacht sich (Gl. 2-16) wie folgt: 

 

���������	 
 ��������	 
 �������
	 � ���������	 � ��������
	 � �����
���	���������

��������
	 � ���������	 � ��������	���������

)���

*���

+���

,���

-���

.���

�����

�����

�$���

/�� /*� )�� )*� *�� **� +�� +*� ,�� ,*�

�
��
	���	���012

�#
	�



��
�	�

���
���

�3
�0

��
�%

* 4�
$ 41

2

35�)$� 3��$� �&�6�&��735��)$��8 �&�6�&��73��$�8



2 Stand der Technik  39  

 

( ) ( )[ ]

¥

=

·

++*-=
1

sincos),(
i

iimm BAe
x

qTtxT gg
l

f  (Gl. 2-20) 

mit  
2
w

l
f

ib
x **-=  

und  ( )fwg += ti  

Mittels einer Variation mit dem Parameter x lässt sich durch Vergleich der Nulldurch-

gänge zwischen Gasmassentemperatur und Oberflächentemperaturverlauf bei Kom-

pression und Expansion der Schleppversuche vor und nach der Befeuerung die Dicke 

der Schicht (also das x selbst) iterativ bestimmen. Mit Kenntnis dieser Schichtdicke wird 

der Temperaturverlauf für den gefeuerten Versuch korrigiert. Huber [1] hat in seiner 

Dissertationsschrift festgestellt, dass die Schichtdicke abhängig von Lastpunkt und 

Drehzahl ist. In einem stationären Betriebspunkt stellt sich nach kurzer Zeit eine kon-

stante Schichtdicke ein, also ein Gleichgewicht zwischen Auftrag und Abbrannt.  

2.3.6 Wandtemperaturmodell 

Während dessen die Berechnung der mittlere Gasmassentemperatur TG für (Gl. 2-13) 

aus dem indizierten Druckverlauf bei Pischinger [24] beschrieben ist, ist die mittlere 

Wandtemperatur TW noch unbekannt. Diese wird aus den Oberflächentemperaturen der 

brennraumbegrenzenden Bauteile Zylinderkopf, Kolben und Laufbuchse gebildet. Für 

Zylinderkopf und Kolben werden lokal Oberflächentemperaturen (siehe Abb. 4-7, Abb. 

4-8 und Abb. 4-9) gemessen. In der Laufbuchse wurden nach Abb. 4-10 jeweils im Be-

reich des OT und UT Thermoelemente eingesetzt, welche 1 mm vor der 

Buchsenoberfläche enden. Damit kann hier nur die stationäre Bauteiltemperatur ge-

messen werden. Zur Berechnung der gemittelten Wandtemperatur TW bedarf es eines 

Wandtemperaturmodells: Hierzu wurden den einzelnen Oberflächenmessstellen in Zy-

linderkopf und Kolben nach Abb. 2-11 entsprechende Kreis- bzw. Kreisringflächen zu-

geordnet.  
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Gemäß dem Messstellenplan für die Laufbuchse (Abb. 4-10) wurden in OT ®  BTE_B_1 

und UT ®  BTE_B_2 die Bauteiltemperaturen gemessen. Es wurde jeweils eine gleich-
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mäßige, radiale Temperaturverteilung im Bereich von OT und UT sowie eine axiale, 

lineare Temperaturverteilung entlang der Kolbenachse angenommen. Daraus wird ein 

vom Kolbenweg s und damit kurbelwinkelabhängigerer Wandtemperaturverlauf für die 

Laufbuchse erzeugt (siehe Gl. 2-24).  
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Abb. 2-11: Flächenwichtung für Kolben und Zylinderk opf 

 
Die mittlere Wandtemperatur TW ergibt sich dann wie folgt: 

BKoZK

BBWKoKoWZKZKW
W AAA

ATATAT
T

++

*+*+*
= ,,,  (Gl. 2-25) 

mit ( ).momentB sfA =  

Exemplarisch sind für den Versuch idealhomogene Verbrennung, pmi_HD = 6,2 bar, wel-

cher später in Abschnitt 7.4 näher beschrieben wird, in Abb. 2-12 die Wandtemperatur-

verläufe für Kolben, Zylinderkopf, Laufbuchse und die Resultierende für den Brennraum 

aufgetragen. 



2 Stand der Technik  41  

 

 
Abb. 2-12: Wandtemperaturverläufe, Versuch Idealhom ogen, p mi_HD = 6,2 bar 

Der brennraumseitige Wandwärmeverlust für die Auswertung der Experimente wird 

über folgende Gleichung berechnet: 

( )BKoZKW AAAqQ ++*= ��  (Gl. 2-26) 
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3 Grundlagen 

Im Vergleich zum konventionellen Dieselmotor mit heterogener Gemischbildung, bei 

dem sehr fette und magere Gemische im Brennraum vorhanden sind, werden beim ho-

mogenen Brennverfahren homogen magere Gemische erzeugt und umgesetzt. Die ho-

mogene Mischung von verdampftem Kraftstoff mit der Luft kann entweder durch einen 

Einspritzung ins Saugrohr oder mittels einer frühen oder späten direkten Einspritzung 

erfolgen [4].  

Im Rahmen dieser Arbeit ist das homogene Gemisch einmal durch eine äußere 

Gemischbildung mittels einer sequenziellen Saugrohreinblasung von Butangas erzeugt 

worden. Aus der Kraftstoffchemie (Tab. 3-1) ist bekannt, dass Butan ähnliche Eigen-

schaften wie Dieselkraftstoff hat. Butan ist unter atmosphärischen Bedingungen gas-

förmig und lässt sich prinzipiell gut mit der Ansaugluft vermischen.  

Tab. 3-1: Vergleich chemischer Eigenschaften von Di esel und n-Butan 

 Dieselkraftstoff n-Butan 

Chemische Formel C12...C22 C4H10 

Dichte 0,84 g/cm³ (15°C) 
0,58 g/cm³ (20°C, liquid)  
2,522 kg/m³ (1 bar, 15°C, gas) 

Unterer Heizwert 43,5 MJ/kg 45,75 MJ/kg 

Siedebereich 160 ... 360°C 0,5°C 

Cetanzahl 52...54 12,5 

Oktanzahl 12 95 

Stockpunkt < 0°C -138,29°C 

Flammpunkt > 55°C < 20°C 

kin. Viskosität 2 ... 4,5 mm²/s (40°C) 0,7 mm²/s (4 0°C) 
   

Vorversuche haben weiterhin gezeigt, dass die Butan-Verbrennung keine Rückstände 

(Ablagerungen) im Brennraum erzeugt. Dies war eine notwendige Bedingung für die 

Oberflächentemperaturmessung und -auswertung.  

Die Abb. 3-1 zeigt exemplarisch die demontierten Zylinderköpfe nach heterogenem 

Diesel- und homogenem Butanbetrieb. 
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Abb. 3-1: Zylinderkopf mit und ohne Ablagerungen 

Die Homogenisierungsversuche mit Dieselkraftstoff sind nach dem Prinzip der frühen, 

inneren Gemischbildung durchgeführt worden. Hierzu ist der Kraftstoff mittels eines 

Common-Rail-Einspritzsystems mit Mehrlochdüse direkt und getaktet in den Verdich-

tungshub eingebracht worden. 

Der Zündzeitpunkt ist über die thermodynamischen Parameter (Druck und Temperatur 

im Brennraum, Verdichtungsverhältnis) sowie über die Zusammensetzung des Gemi-

sches (Luftverhältnis, AGR-Rate) gesteuert worden. 

3.1 Begriffsdefinitionen 

3.1.1 Cool flame / hot flame 

Eine homogene Prozessführung mit Dieselkraftstoff führt zu einer ausgeprägten Zwei-

stufenzündung, der cool flame und hot flame. Die erste Stufe umfasst die Reaktionen 

des chemischen Zündverzuges bei relativ geringem Temperaturniveau (Niedertempera-

turreaktion). Diese ab einem bestimmten Temperaturniveau erlahmenden Reaktionen 

beeinflussen entscheidend den Beginn und Verlauf der nachfolgenden Hochtemperatur-

reaktion. Bei Yamasaki [2] wurde diese Erscheinung auch für die homogene Verbren-

nung von n-Butan nachgewiesen. In Abb. 3-2 sind die typischen Druck- und Brennver-

läufe für die Kraftstoffe Diesel und n-Butan aufgetragen. 
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Abb. 3-2: Druck- und Brennverlauf bei homogener Ver brennung 

3.1.2 Idealhomogenes Brennverfahren 

… bezeichnet das Brennverfahren, bei dem über die Einbringung von Butangas in den 

Ansaugtrakt (siehe Abschnitt 4.2) eine nahezu vollkommen homogene Durchmischung 

des Kraftstoffes mit der Ansaugluft realisiert wird (Abb. 3-3). Hier kann davon ausge-

gangen werden, dass das lokale Verbrennungsluftverhältnis � i dem globalen Verbren-

nungsluftverhältnis � V entspricht.  

 
Abb. 3-3:  Einspritzblasregime für Idealhomogene Ve rbrennung 

3.1.3 Homogen-DI-Brennverfahren 

… bezeichnet das Brennverfahren, bei dem über eine frühe Mehrfacheinspritzung eine 

innere Gemischhomogenisierung realisiert wird, Abb. 3-4. Die Dauer der Einzeleinsprit-

zungen wurde im Versuch individuell so eingestellt, dass eine Massegleichverteilung 

gegeben war. Hier wurde vorausgesetzt, dass keine Beeinflussung einer Einzeleinsprit-

zung durch eine Vorhergehende Einspritzung innerhalb des Einspritzpaketes eintritt. 
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Der Strahlimpuls bzw. die Dauer der Einspritzung waren derart gewählt, dass relativ 

wenig Wandauftrag entsteht. Dieses Brennverfahren wurde innerhalb des FVV-

Clusterprojektes ‚Homogene Dieselverbrennung’ am IVB der Universität Braunschweig 

[3] entwickelt und auf den verwendeten Versuchsmotor übertragen. 

 
Abb. 3-4: Einspritzregime für Homogen-DI-Verbrennun g 

3.1.4 Diesel-DI-Brennverfahren 

… bezeichnet das konventionelle, heterogene Brennverfahren, welches als Referenz 

herangezogen wird. Der Vergleichsversuch wurde mit Vor-/Haupteinspritzung durchge-

führt (siehe Abb. 3-5). 

 
Abb. 3-5: Einspritzregime für Diesel-DI-Verbrennung  

3.1.5 Split Combustion 

… bezeichnet ein Brennverfahren, welches aus einer homogenen und heterogenen 

Einzelverbrennung besteht. Es ist ebenfalls innerhalb des FVV-Clusterprojektes ‚Homo-

gene Dieselverbrennung’ am IVB der Universität Braunschweig [3] für den Anwen-
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dungsfall Nutzfahrzeuge entwickelt worden. Analog zur Einspritzstrategie des Homo-

gen-DI-Brennverfahrens (siehe Abschnitt 3.1.3) wurde durch frühe getaktete Einsprit-

zungen eine innere Gemischhomogenisierung realisiert. Wegen der geringeren Kraft-

stoffmasse für den homogenen Teil der Verbrennung, wurde dieser auf 4 Einspritzer-

eignisse verteilt. Der Strahlimpuls bzw. die Dauer der Einspritzung wurde so eingestellt, 

dass relativ wenig Wandauftrag entstand.  

 
Abb. 3-6: Einspritzregime für Split Combustion 

Durch eine 5. Einzeleinspritzung, nach abgeschlossener homogener Verbrennung, wird 

die heterogene Verbrennung eingeleitet. Die Kraftstoffaufteilung erfolgt im vorliegenden 

Beispiel mit 50% homogen und 50% heterogen. Die gewählte Einspritzstrategie ist in 

Abb. 3-6 dargestellt. 

3.2 Untersuchungsmethode 

Entsprechend der unter Abschnitt 1.2 formulierten Zielstellung wird das Oberflächen-

temperaturverfahren als Untersuchungsmethode ausgewählt. Nur hier sind zeitlich auf-

gelöste und dem Kurbelwinkel zugeordnete Aussagen zum Wärmestrom, insbesondere 

auch auf die Messstellen bezogen lokal aufgelöst, möglich. 

Wohl wissend, dass das verwendete Oberflächentemperaturverfahren keine exakten 

Temperaturverläufe im ungestörten Bauteil liefert, wurde mit diesen Temperaturen wei-

tergearbeitet. In den vergleichenden Versuchen mit mehreren Brennverfahren wird 

exakt die gleiche Versuchstechnik verwendet, so dass der begangene Fehler bei allen 

verwendeten Brennverfahren konstant bleibt. Für die Berechnungen der Wärmestrom-

dichte wurden experimentell ermittelte, temperaturabhängige Wärmeeindringzahlen-

Polynome von Bargende [19] bereitgestellt, welche den Fehler durch die ‚Inhomogeni-
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tät’ des mit Thermoelementen versehenen Bauteils berücksichtigen. Es kann also da-

von ausgegangen werden, dass die Verfahren nach Bargende [13] und Reipert et. al 

[18] bei vergleichbaren Randbedingungen im Wärmestrom vergleichbare Resultate lie-

fern. 

Wie bereits im Abschnitt 1.2 erwähnt, soll auch eine Eignung bereits bestehender Wär-

meübergangsmodelle durchgeführt werden. Dazu sind die in Abschnitt 2.3 vorgestellten 

Modellansätze nach Woschni, Hohenberg und Bargende ausgewählt worden. Diese 

Auswahl wurde unter verschiedenen Gesichtspunkten getroffen. Der WOSCHNI-Ansatz 

ist der Verbreitetste und in vielen Berechnungsprogrammen implementiert. Der Ansatz 

nach HOHENBERG benötigt die wenigsten Eingangsinformationen und ist damit prak-

tisch einfach zu handhaben. Der Wärmeübergang nach BARGENDE wurde an einem 

Ottomotor entwickelt, welche von der Gemischaufbereitung und -verteilung der ideal-

homogenen Verbrennung am nächsten kommt.  

Bereits bei Merker et al. [23] sind die Wandwärmemodelle nach WOSCHNI und BAR-

GENDE beschrieben. Dabei wird herausgestellt, dass der Wärmeübergang nach 

Bargende nur für den Hochdruckteil des motorischen Arbeitszyklusses gilt, wogegen 

der Woschni-Ansatz mit geänderten Koeffizienten auch für den Niederdruckteil verwen-

det werden kann. Beiden Wandwärmemodellen ist jedoch gemein, dass sie halbempi-

risch und damit die Parameter anhand von Messwerten ermittelt worden sind. Es wird 

keine Unterscheidung zwischen Wärmeübergang infolge Konvektion oder Strahlung 

getroffen.  
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4 Versuchsaufbau 

4.1 Versuchsmotor 

Die Untersuchungen sind mit einem Einzylinder-Forschungsmotor der Baureihe OM 500 

der Daimler AG durchgeführt worden. Der Zylinderkopf mit 4 Ventilen und nahezu zent-

raler Anordnung des CR-Injektors ist mit 2 Füllungskanälen ausgeführt. Die weiteren 

technischen Daten sind in Tab. 4-1 dargelegt. 

 

Abb. 4-1: Kolbenmuldengeometrien 

 

Alle Versuche wurden mit einem Spülgefälle von 0, d.h. Abgasgegendruck gleich Lade-

druck, durchgeführt. Die verwendeten Brennräume, auf welche sich die in dieser Arbeit 

verwendeten Ergebnisse beziehen, sind in Abb. 4-1 für den Butan- und Dieselbetrieb 

dargestellt. Wie beschrieben, wurde der Homogenbetrieb mit der äußeren 

Gemischbildung durch Butaneinbringung in das Saugrohr realisiert. Dazu war es not-

wendig, die Einblaszeit ttakt auf die Öffnung der Einlassventile abzustimmen (siehe Abb. 

3-3). Grundsätzlich erfolgt die Butaneindüsung vom Ladungswechsel-OT beginnend. 

Die Gasmenge kann über die Veränderung der Einblaszeit beeinflusst werden. Weitere 

Einzelheiten zum Aufbau sind dem Abschnitt 4.2 zu entnehmen. 

Basisbrennraum:

e = 17,25

AK = 161,87 cm²

Betriebsart:
• Butan homogen
• Diesel heterogen

Geometrisch ähnlicher 
Brennraum nach [3]:

e = 14,7

AK = 193,27 cm²

Betriebsart:
• Butan homogen
• Diesel homogen
• Split Combustion
• Diesel heterogen

Basisbrennraum:

e = 17,25

AK = 161,87 cm²

Betriebsart:
• Butan homogen
• Diesel heterogen

Geometrisch ähnlicher 
Brennraum nach [3]:

e = 14,7

AK = 193,27 cm²

Betriebsart:
• Butan homogen
• Diesel homogen
• Split Combustion
• Diesel heterogen
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Für den geforderten Betrieb mit Dieselkraftstoff ist der Versuchsmotor von einem PLD-

System auf ein CR-Einspritzsystem umgerüstet worden (siehe Abschnitt 4.3). 

Tab. 4-1: Technische Daten des Versuchsmotors 

  OM 500 

Bohrung mm 130 

Hub mm 150 

Hubvolumen dm³ 1,991 

Pleullänge mm 273 

Verdichtungsverhältnis geometrisch - 
14,7 

17,25 

Anzahl der Ventile - 4 

Zylinderkopfoberfläche cm² 132,73 

Spaltmaß mm 1,05 

Drall - <0,5 

Aufladeverfahren - Fremdaufladung 

Einspritzsystem - CR 

Konditionierung   

Ladelufttemperatur °C 40 ... 100 

Kühlwassertemperatur (Auslass) °C 80; DT = 1K 

Öltemperatur (Auslass) °C 80; DT = 1K 

4.2 Prüfstandsaufbau – Butanbetrieb 

Der Verbrennungsmotorenprüfstand ist mit einer Gasstrecke zusätzlich ausgerüstet 

worden. Somit kann der Verbrennungsmotor mit den Kraftstoffen Butan und Diesel be-

trieben werden. Die Gasstrecke, bestehend aus Verdampfer mit Druckregler, einem 

Gasventilblock mit 4 Einzeltaktventilen, wurde so ausgelegt, dass der Motor über den 

gesamten Drehzahlbereich (800 ... 1800 min-1) bis in den oberen Teillastbereich 

(pme = 12 bar) homogen betrieben werden kann.  

Der Verdampfer und der Gasventilblock wurden von der Fa. TATARINI [8] bezogen. Die 

Steuerung für die Ansteuerung der Gastaktventile ist durch das Forschungsinstitut 

Fahrzeugtechnik der HTW Dresden (FH) entwickelt worden. Diese ermöglicht es, die 

vier Taktventile einzeln zu schalten. Die Taktung der Ventile kann stufenlos in einem 

Bereich von 0 bis 25 ms variieren. Das entspricht, bei einer Motordrehzahl von 
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nM = 1420 min-1 (Drehzahl mit dem höchsten Drehmoment im Serienkennfeld), der Öff-

nungszeit der Einlassventile.  

Der Druckregler am Verdampfer ist so eingestellt, dass ein ständiger Überdruck von 

1 bar in der Butananlage gegenüber dem Saugrohrdruck vorhanden ist. 

Mit diesen Voraussetzungen lassen sich reproduzierbare Bedingungen für die Einbrin-

gung des Butangases in den Einlasstrakt realisieren.  

Der Butanverbrauch wurde durch die Massedifferenz zwischen Beginn und Ende der 

Messung bestimmt, wobei die Messzeit mit 5 min. entsprechend lang gewählt worden 

ist. Als Waage diente eine Wägebrücke KCC 150 in Verbindung mit einer ID 7-

Anzeigeeinheit von der Fa. METTLER TOLEDO. Diese Konfiguration erlaubt bei einem 

Wägebereich von 150 kg eine Auflösung von 1 g. Abb. 4-2 zeigt den schematischen 

Aufbau des Versuchsstandes. 

 
Abb. 4-2: Schematischer Prüfstandsaufbau für Butanb etrieb 

4.3 Prüfstandsaufbau – Dieselbetrieb 

Parallel zum Gasbetrieb war es notwendig, den Einzylinder-Motor im homogenen, hete-

rogenen bzw. teilhomogenen Betrieb mit innerer Gemischbildung zu betreiben. Dazu ist 

ein Common-Rail-System (CR) der 2. Generation von BOSCH adaptiert worden. Dieses 

weiterentwickelte System ermöglicht Einspritzdrücke bis 1600 bar, sowie die notwendi-
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ge Mehrfacheinspritzung. Der CRIN 2-Injektor ist mit einem Nadelhubgeber ausgerüstet 

und wurde durch eine ICU (Injection Control Unit) von der Fa. SMETEC angesteuert. 

Mittels der dazugehörigen Software lässt sich nahezu jedes denkbare Einspritzregime 

programmieren und in der ICU ablegen. Der ICU nachgeschaltet ist eine Verstärker-

Endstufe SE-2301 der Fa. MBtech. 

Die Druckversorgung des Injektors erfolgt über eine Hochdruckpumpe CP 3.3 von 

BOSCH. Der zwischengeschaltete Druckspeicher (Rail) hat ein Speichervolumen von 

162,5 cm³. Die Volumenstrom- und Druckregelung ist derart ausgelegt, dass sowohl 

Saugdrossel geregelt an der HD-Pumpe als auch druckgeregelt am Rail das Einspritz-

system betrieben werden kann. Für die Versuche mit getakteter Fünffach-Einspritzung 

wurde letzteres Prinzip, wegen des schnellen Ansprechens auf Druckschwankungen im 

Rail, eingesetzt. Aus Abb. 4-3 ist der schematische Aufbau ersichtlich. 

 
Abb. 4-3: Schematischer Prüfstandsaufbau für Diesel betrieb 

4.4 Messdatenerfassung und -verarbeitung 

Alle während der Versuche anfallenden Daten werden PC-gestützt aufgezeichnet. Dazu 

sind unterschiedliche Systeme und Aufzeichnungsmodi genutzt worden. 

Alle für den Motorbetrieb relevanten Daten, wie Drehzahl, Drehmoment, Medientempe-

raturen, Abgaswerte usw., werden mittels des Prüfstandsautomatisierungssystems 
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PUMA 4 der AVL aufgezeichnet. Die Abtastrate betrug in diesem Fall 1 Hz. Ein Mess-

ereignis dauerte mindestens 60 s. Zur Minimierung der Daten sind nur Mittelwerte im 

Messfile protokolliert worden. 

Die Bauteiltemperaturen von Kolben und Zylinderkopf, welche keinen hohen zeitlichen 

Gradienten unterliegen, wurden mit dem Datenaufzeichnungsgerät TDS 1592 (Fa. rd 

electronic) aufgezeichnet. Die Aufzeichnungsrate betrug hier 20 Hz. Es sind  Einzelwer-

te pro Aufzeichnungskanal erfasst worden, die pro Messereignis zu je einem Mittelwert 

zusammengefasst worden sind.  

Für alle kurbelwinkelbasierten Daten, wie Brennraumdruck, Nadelhub, Oberflächentem-

peraturen usw., ist das Indiziersystem CIS 2000 S,  eine Eigenentwicklung des For-

schungsinstitut Fahrzeugtechnik der HTW Dresden (FH), verwendet worden. Wegen 

der hoch auflösenden Oberflächentemperaturmessung wurde hier eine Abtastschrittwei-

te von 0,2° KW gewählt, was einer drehzahlabhängige n Abtastrate von 30...54 kHz 

(1000...1800 min-1) entspricht. Pro Messereignis sind 100 Einzelarbeitsspiele protokol-

liert worden. Wegen des zeitlichen Zusammenhanges wurde das TDS 1592 mit dem 

Indiziersystem CIS 2000 S elektrisch gekoppelt, so dass Messbeginn und -ende syn-

chron abliefen. Jedes Messereignis wurde nach einem später beschriebenen Algorith-

mus am CIS 2000, als auch am PUMA 4 per Hand ausgelöst. Aus Abb. 4-4 ist der 

schematische Grundaufbau der Messtechnik zu entnehmen. 
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Abb. 4-4: Schematischer Grundaufbau der Messtechnik  

4.5 Oberflächenmesstechnik 

Die beiden verwendeten Messkolben mit Messwert-Übertrager-Schwinge und der in-

strumentierte Zylinderkopf, auf welche nachfolgend noch näher eingegangen wird, sind 

jeweils am Institut für Energie- und Umwelttechnik der Universität Rostock mit der Ober-

flächentemperaturmesstechnik ausgerüstet worden. Ein instrumentierter Kolben mit 

adaptierter Messschwinge ist in Abb. 4-5 zu sehen. 

Die Thermoelemente im Zylinderkopf und Kolben werden wie folgt durchgängig be-

zeichnet: 

 OTE   –  Oberflächen-Thermo-Element 

 BTE   –  Bauteil-Thermo-Element  

 Ko   – Kolben  

 ZK   –  Zylinderkopf 

 1, 2, 3, ...  –  Thermoelement-Nr. 

z.B. OTE_ZK_1 
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Abb. 4-5: Kolben ( � geo = 17,25) mit Messwert-Übertrager-Schwinge 

Der schematische Aufbau solch eines Oberflächenthermoelementes ist in Abb. 4-6 dar-

gestellt. Es wurden Thermoelemente vom Typ K mit einem Durchmesser von 1 mm von 

der Fa. Thermocoax verwendet. Wie unter Abschnitt 3.2 bereits beschrieben, ist der 

Hersteller der Thermoelemente von großer Bedeutung. Nur hierfür gelten die von Prof. 

Bargende [19] zur Verfügung gestellten Stützstellen für die Wärmeeindringzahlen. Alle 

Bearbeitungsschritte für die Herstellung dieses Oberflächenthermoelementes sind im 

FVV-Bericht 750 [9] ausführlich beschrieben. 

 
Abb. 4-6:  Aufbau eines Oberflächenthermoelementes 
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4.5.1 Messstellenplan – Zylinderkopf 

Die Verteilung der Thermoelemente erfolgte einmal nach dem thermischen Profil (Aus-

lass / Einlass) des Zylinderkopfes und zum anderen nach der Geometrie des Brenn-

raumes und des Quetschspaltes. Es ist angestrebt und für den Kolben � geo = 14,7 reali-

siert worden, dass die Messstellen am Zylinderkopf und am Kolben gegenüberliegend 

angeordnet worden sind (Tab. 4-2). Zum weiteren Vergleich sind 2 Thermoelemente, 

BTE_ZK_1 und BTE_ZK_2, auf der Einlass- und Auslassseite (unmittelbar am 

Laufbuchsenrand) platziert worden. Sie enden im Bauteil 1 mm vor der Oberfläche und 

registrieren somit mittlere Bauteiltemperaturen [9], [10]. Abb. 4-7 zeigt die geometrische 

Lage aller Messstellen im Zylinderkopf. 

Tab. 4-2: Anordnung der Messstellen 

Zylinderkopf Kolben � geo = 14,7 Kolben � geo = 17,25 
(Messebene um 90° gedreht) 

OTE_ZK_1 OTE_Ko_6  

OTE_ZK_2 OTE_Ko_4 / 5 OTE_Ko_3 

OTE_ZK_3 OTE_Ko_1 / 2 / 3 OTE_Ko_1 / 2 / 4 / 5 

OTE_ZK_4   
 

 
Abb. 4-7: Messstellenplan Zylinderkopf 
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4.5.2 Messstellenplan – Kolben eeeegeo = 17,25 

Voruntersuchungen zur homogenen Energieumsetzung mit Butan und äußerer 

Gemischbildung haben bei dem Verdichtungsverhältnis egeo = 17,25 und der Brenn-

raumgeometrie (Abb. 4-1) sehr gute Ergebnisse bezüglich Klopfverhalten und Abgas-

emissionen gezeigt. 

 Aus diesem Grunde sind die weiteren Versuche mit diesem instrumentierten Kolben, 

der aus einem Vorgängerprojekt stammt, durchgeführt worden. Die Messstellen im Kol-

ben sind in Strahlebene einer 8-Loch-Düse zwischen den Ein- und Auslassventilen an-

geordnet. Sie weichen deshalb von der Anordnung (zwischen den Auslassventilen) und 

der Anzahl am Zylinderkopf ab. Die Abb. 4-8 zeigt die geometrische Lage der Messstel-

len, wobei die Messstellen im Zylinderkopf und Kolben um 90° versetzt sind. 

 
Abb. 4-8: Messstellenplan Kolben � geo = 17,25 

4.5.3 Messstellenplan – Kolben eeeegeo = 14,7 

Innerhalb des FVV-Projektes ‚Homogene Dieselverbrennung’ ist bei [3] an der homoge-

nen bzw. teilhomogenen Brennverfahrensentwicklung für die Nutzfahrzeuganwendung 

gearbeitet worden. Verfolgt wurde dabei die Technologie der inneren Gemischbildung 

mit einer zeitlich frühen Abfolge der Kraftstoffeinbringung in den Brennraum. In Anleh-

nung an diese umfangreichen Untersuchungen ist ein Brennverfahren für den Teil- und 

Volllastbetrieb mit differenzierten Homogenanteilen entwickelt worden. Dieses Brenn-
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verfahren mit dem dazugehörigen Verdichtungsverhältnis und der entsprechenden 

Brennraummulde ist auf den Versuchsmotor OM 500, welcher für die zugrunde liegen-

den Versuche verwendet wurde, geometrisch ähnlich übertragen und die Oberflächen-

temperaturmessungen vorbereitet worden. Abb. 4-9 zeigt den Messstellenplan für den 

Kolben mit dem abgesenkten Verdichtungsverhältnis von � geo = 14,7. Die Messebenen 

von Kolben und Messzylinderkopf sind deckungsgleich. Um die Vorgänge im Quetsch-

spalt besser untersuchen zu können, sind hier 3 Oberflächenthermoelemente 

(OTE_Ko_4 ... 6) platziert worden. Weitere 3 befinden sich in der Brennraummulde. 

Auch dieser Messkolben wurde mit weiteren Thermoelementen für die Erfassung von 

Bauteiltemperaturen ausgerüstet. Diese sind nicht im Messstellenplan ausgewiesen. 

Sie werden zur Verifizierung der Messergebnisse der Oberflächentemperaturmessun-

gen genutzt. 

 
Abb. 4-9: Messstellenplan Kolben � geo = 14,7 

4.5.4 Messstellenplan – Laufbuchse 

In der Laufbuchse wurden nach Abb. 4-10 jeweils im Bereich des OT und UT Thermoe-

lemente eingesetzt, welche 1 mm vor der Buchsenoberfläche enden. Damit kann hier 

nur die stationäre Bauteiltemperatur gemessen werden. Es wurde eine gleichmäßige, 

radiale Temperaturverteilung im Bereich OT und UT sowie eine axiale, lineare Tempe-

raturverteilung entlang der Kolbenachse angenommen. Die mittlere Wandtemperatur in 
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der Buchse ergibt sich damit aus dem arithmetischen Mittel zwischen 

Momentantemperatur in Kolbenstellung und Temperatur in OT. 

  
Abb. 4-10: Messstellenplan Laufbuchse 

4.5.5 Thermospannungs-Messketten 

Die Messketten für den Zylinderkopf und für den Kolben sind so zu konzipieren, dass 

die Ereignisse zeit- bzw. kurbelwinkelbezogen abgebildet werden. In Prüfständen von 

Verbrennungsmotoren werden oftmals die Messsignale durch verschiedene Störfelder 

beeinflusst. Durch geeignete Schutzmassnahmen (z.B. geschirmte Leitungen) soll dies 

vermieden werden. 

Die Messkette für die Thermoelemente des Zylinderkopfes ist so aufgebaut worden, 

dass die Thermospannung über verdrillte und geschirmte Thermoleitung des Typs K bis 

zum analogen Spannungsverstärker (A09-N1/16S) der Fa. GEPA geleitet wird. Dort 

wird die Thermokennlinien-Linearisierung und Kaltstellenkompensation durchgeführt. 

Somit liegt am Ausgang ein der Temperatur proportionales Spannungssignal von 0 –

 10 V vor, welches im Indiziergerät aufgezeichnet wird. 

Die Thermospannungen von den im Kolben installierten Thermoelementen werden am 

Kolben an einer bzw. zwei zentralen Übergabestellen auf Cu-Litze übertragen. Aus 

Platzgründen ist die Übergabe der 11 bzw. 12 Einzelthermospannungen über Thermo-

Steckverbinder am Kurbelgehäuse nicht möglich. Somit wird nur die Differenz-

Thermospannung zwischen Messstelle und Übergabestelle gemessen. Im analogen 

Spannungsverstärker ist diese auf ein direkt proportionales Spannungssignal (0 – 10 V) 

verstärkt und mittels Indiziersystem aufgezeichnet worden.  
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Die Thermospannung an der bzw. den Übergabestellen .,statthermoU wurde zusätzlich be-

stimmt und über Thermoleitungen nach außen geführt. In einem separaten Modul wur-

de die Kaltstellenkompensation dieser Vergleichsspannungen durchgeführt und 

.,statthermoU  mittels Datenerfassungsgerät TDS 1592 aufgezeichnet. Erst im Nachgang ist 

der Temperaturverlauf nach folgender Vorschrift bestimmt worden: 

verlaufTemperaturrungLinearisieUUU transthermoOTEthermostatthermo ��=D+ .,,.,   (Gl. 4-1) 

Die Abb. 4-11 stellt den Messaufbau schematisch dar. 

Exemplarisch soll aus dem Temperaturverlauf ein Einzelwert bestimmt werden: 

Versuch:  Idealhomogen, pmi_HD = 6 bar,  

Messstelle: OTE_Ko_1,  

Position:  0°KW = ZOT 

=.,statthermoU  4,351 mV 

=OTEthermoU ,   2,057 mV 

� =.,transthermoU    6,408 mV 

Wegen der zu erwartenden maximalen Oberflächentemperatur �  300°C wurde aus 
dem Temperaturintervall -100°C bis 300°C folgende  Linearisierungsfunktion aus 
[11] gebildet: 

  8,295,24 .,., -*= transthermotransthermo UJ  (Gl. 4-2) 

Damit ergibt sich die transiente Einzel-Thermospannung .,transthermoJ  für die Mess-

stelle OTE_Ko_1 an der Stelle ZOT zu 157,1°C. 

Alle Einzel-Messketten von Kolben und Zylinderkopf sind vor den Messungen mit einem 

Prozesskalibrator 744 der Fa. FLUKE kalibriert worden. Dabei wurden die Zuordnungs-

vorschriften von gemessener Thermospannung zu korrespondierender  Temperatur 

bzw. gemessener Differenz-Thermospannung zu aufgezeichneter Differenz-

Thermospannung im Indiziersystem hinterlegt. 
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Abb. 4-11: Schematische Darstellung der Thermospann ungs-Messketten 

4.5.6 Laufzeitkorrektur 

Plausibilitätsuntersuchungen zu den Thermospannungs-Messketten machten deutlich, 

dass das Ansprechverhalten der Thermoelemente zum Drucksignal zeitlich versetzt 

auftrat. Eine diesbezügliche Analyse des verwendeten Spannungsverstärkers GEPA 

vom Typ A09-N1/16S ergab, dass durch eine analog-digital-analog-Wandlung eine Sig-

nalverschleppung hervorgerufen wird. Diese wurde wie folgt bestimmt: 

Mittels eines Frequenzgenerators wurden für das Experiment rechteck- und sinusförmi-

ge Impulse mit einer Frequenz von 10 ... 300 Hz erzeugt, vor und nach dem analogen 

Spannungsverstärker abgegriffen und aufgezeichnet. Aus Abb. 4-12 ist der Schaltungs-

aufbau ersichtlich. Die Auswertung der experimentellen Signalverläufe erbrachte einen 

systembedingten Signallaufzeit von 94 µs, was im genutzten Drehzahlband von 

1000 ... 1800 min-1 0,564 ... 1,015°KW entspricht. Alle aufgezeichnete n Oberflächen-

temperatur-Messdaten wurden deshalb um die Signallaufzeit korrigiert. 

Die Ermittlung einer genauen Laufzeitkorrektur ist bei dieser Messaufgabe von großer 

Bedeutung, weil bei der Auswertung der Temperaturverläufe genau zu unterscheiden 

ist, ob ein zeitversetztes Ansprechen der Thermoelemente auf Randschichtbildung oder 

mögliche Strömungseinflüsse zurückzuführen ist. 
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Abb. 4-12: Schaltungsaufbau zur Ermittlung der Sign allaufzeit 

4.5.7 Druckmesstechnik 

Die Notwendigkeit der Druckmessung im Zylinder als Basis für die thermodynamische 

Auswertung ist hinreichend beschrieben und bekannt. Bei allen durchgeführten Motor-

versuchen gehörte die Indiziermesstechnik zum Standard. 

Die Einbausituation des gekühlten Druckaufnehmers, welcher zwischen den Ein- und 

Auslassventilen platziert ist, kann im Detail aus Abb. 4-13 entnommen werden. 

Die Tab. 4-3 zeigt die in der Indiziermesskette integrierten Geräte. 

Die Indiziermesskette ist vor und nach einem Messzyklus kalibriert worden. 

Tab. 4-3: Geräte der Indiziermesskette 

Gerät Gerätetyp Besonderheiten 

Piezoelektrischer 
Zylinderdruckaufnehmer 

Kistler 7061B wasserkonditioniert 50°C 

Ladungsverstärker Dr. Nier MKLV 3201  

Kurbelwinkelgeber AVL 364  

Indiziersystem CIS 2000 S ASAM-GDI 
Eingestellte Auflösung: 
0,2°KW 
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Abb. 4-13: Einbaulage der Zylinderdruckaufnehmers 
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5 Schleppversuche 

5.1 Vorbetrachtungen 

Im Vorfeld der eigentlichen Motorversuche sind umfangreiche Schleppversuche mit in-

stallierter Oberflächenmesstechnik unternommen worden. Diese liefern bei einer gege-

benen Brennraumgeometrie Aussage über Strömungseinflüsse und Geometrieeffekte. 

Einflüsse durch Randbedingungen (Drehzahl, Ladedruck etc.) können dargestellt wer-

den. Voraussetzung für die Untersuchungen ist immer, dass die Brennraumoberflächen, 

insbesondere die Stellen, wo die Oberflächenthermoelemente installiert sind, keinen 

Schichtauftrag besitzen. Dieser kann beim Dieselmotor in erster Linie von Partikeln her-

rühren, ist jedoch auch durch Ölfilmbildung bei zu langem Schleppen möglich. Aus die-

sem Grunde ist der Motor in definierten Abständen mit Butan zwischengefeuert worden. 

Dabei kam die im Abschnitt 3 beschriebene Eigenschaft des Butan gelegen, rußfrei zu 

verbrennen. Mittels der äußeren Gemischbildung (siehe schematischen Prüfstandsauf-

bau in Abb. 4-2) konnte eine homogene Gemischverteilung erzielt werden. Die Ver-

brennung des sehr mageren Gemisches erfolgte durch Kompressionszündung. 

 
Abb. 5-1: Instrumentierter Kolben � geo = 17,25 nach Schleppversuchen 
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Abb. 5-1 zeigt die Brennraumoberfläche während einer Zwischenbefundung. Es ist er-

kennbar, dass die Brennraumoberfläche, insbesondere die in Abb. 5-1 gekennzeichne-

ten Messstellen, bei der gewählten Strategie (Schleppen-Feuern-Schleppen) rück-

standsfrei bleibt. 

5.2 Betriebsstrategie für Schleppversuche 

Zuverlässige Temperaturmessungen im Brennraum sind dann erreichbar, wenn das 

Gesamtsystem ‚Motor’ thermodynamisch im Gleichgewicht ist. Jener Teil der Kompres-

sions- und Reibungswärme, welcher über die Systemgrenze ‚Motor’ abgeführt wird, 

steht in Wechselwirkung mit dem Wärmetransport der konditionierten Medien Kühlwas-

ser und Schmieröl, sowie dem Anteil durch Konvektion und Strahlung an die Umge-

bung. Die Volumenströme der beiden Medien werden deshalb auf ein � T = 1K geregelt. 

Es ist bekannt, dass bei einem längeren ungefeuerten Betrieb, lokal die Bauteiltempera-

turen fallen und der Motor aus seinem thermodynamischen Gleichgewicht kommt. Aus 

diesem Grunde ist die in Tab. 5-1 angegebene Betriebsstrategie zur Anwendung ge-

kommen. 

Tab. 5-1: Realisierte Betriebsstrategie 

Betriebsart Zeit Bemerkung 

Warmfahren bei geringer Last,  
pme < 2 bar 

30 min 
Neustart, Konditionierung Mo-
tor 

Einstellen des Schlepppunktes bei 
gewählter Drehzahl und weiteren 
Einstellparametern 

5 min 
Versuchsmatrix Anlage 1 und 
Anlage 2 

Zwischenfeuern bei geringer Last,  
pme < 1 bar 

5 min Butanbetrieb 

Einstellen des Betriebspunktes zur 
thermischen Stabilisierung 5 min  

Stabiler Betriebs-Schlepppunkt 60 s Datenaufzeichnu ng 

Einstellung des neuen Betriebs-
punktes  

Versuchsmatrix Anlage 1 und 
Anlage 2 

Zwischenfeuern bei geringer Last,  
pme = 1 bar 

5 min Butanbetrieb 

Einstellen des Betriebspunktes zur 
thermischen Stabilisierung 

5 min  

Stabiler Betriebs-Schlepppunkt 60 s Datenaufzeichnu ng 

...   



5 Schleppversuche  65  

 

 

5.3 Versuchsmatrix 

Für die Beurteilung der thermischen Randbedingungen im ungefeuerten Brennraum 

wurden umfangreiche Messungen der Oberflächentemperaturen an Kolben und Zylin-

derkopf durchgeführt. In Abb. 5-2 ist das Messprogramm dargelegt. 

 
Abb. 5-2: Messprogramm für Schleppmessungen 

5.4 Auswertung der Schleppversuche 

Tab. 5-2: ausgewählte Betriebspunkte für den Vergle ich 

Betriebspunkt Messpunkt Variabel 

nM = 1000 min -1 
pLade = 800 mbar (rel.) 

JJJJ Lade = 80° C 
� geo = 17,25 

MP_05_80_17 

Brennraumform 
Verdichtungsverhältnis 
Ladedruck 
Drehzahl 

nM = 1750 min -1 
pLade = 800 mbar (rel.) 

JJJJ Lade = 80° C 
� geo = 17,25 

MP_08_80_17 

nM = 1000 min -1 
pLade = 1200 mbar (rel.) 

JJJJ Lade = 80° C 
� geo = 14,7 

MP_05_80_14 

nM = 1750 min -1 
pLade = 1200 mbar (rel.) 

JJJJ Lade = 80° C 
� geo = 14,7 

MP_08_80_14 
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Aus den umfangreichen Versuchsmatrizen werden beispielgebend je 2 Betriebspunkte 

ausgewählt und miteinander verglichen (Tab. 5-2). 

 
Abb. 5-3: Indizierdaten mit � geo = 17,25; MP_05_80_17 und MP_08_80_17 

 
Abb. 5-4: Indizierdaten mit � geo = 14,7; MP_05_80_14 und MP_08_80_14 
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Abb. 5-5: Temperaturschnitte Schleppversuche � geo = 17,25 

 
Abb. 5-6: Temperaturschnitte Schleppversuche � geo = 14,7 

In Abb. 5-3 und Abb. 5-4 sind die Oberflächentemperaturverläufe für die Versuche mit 

dem Messkolben � geo = 17,25, sowie � geo = 14,7 für jeweils nM = 1000 min-1 bzw. 

nM = 1750 min-1 dargestellt.  

Zur besseren Charakterisierung der Temperaturverläufe sind Temperaturschnitte (Abb. 

5-5 und Abb. 5-6) an bestimmten Winkelmarken durchgeführt worden. Diese geben 

Auskunft über die Entwicklung der Wandtemperatur an den ausgewählten Messstellen 

und lassen so einen Schluss auf geometrische Einflüsse zu. Zusätzlich wird eine Strö-

mungssimulation (Abb. 5-7) mit herangezogen, welche Barroso [39] im Laufe der Arbei-

ten zum FVV-Clusterprojekt ‚Homogene Dieselverbrennung’ für den Versuchsmotor mit 

Kolben � geo = 17,25 angestellt hat. Die aktuelle Kurbelwinkelposition ist dem Zahlenwert 

in der linken unteren Ecke zu entnehmen, wobei der Zünd-OT bei 0° KW liegt: 

Grundsätzlich bewirkt eine Steigerung der Drehzahl einen Temperaturanstieg an allen 

Messstellen. Die höhere Drehzahl führt zu mehr Kompressionsarbeit pro Zeiteinheit und 

damit zu einem höheren Wärmestrom, welche über die Brennraumwand abgeführt wer-
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den muss. Insbesondere aus den Temperaturschnitten wird deutlich, dass sich der 

Drehzahleinfluss unterschiedlich auf die Temperaturniveaus auswirkt. Im Quetschspalt 

der Kolben steigen die Temperaturen stärker an, als im Bereich der Mulden. Die Ursa-

che liegt darin, dass die Quetschströmung mit steigender Drehzahl zunimmt. Aufgrund 

der Spritzölkühlung der Kolbenbodenrückseite ist die Wärmeableitung aus den 

Muldenböden besser als aus den Kolbenkronen. Genau entgegengesetzt ist die Ent-

wicklung am Zylinderkopf. Die im Quetschspalt befindliche Messstelle OTE_ZK_1 zeigt 

in den vorgestellten Versuchen die geringste Temperatursteigerung. Die Strömungs-

rechnung (Abb. 5-7) zeigt an dieser Stelle die kleinsten Geschwindigkeitsvektoren. So-

mit wird diese Messstelle aufgrund ihrer geometrischen Lage von der Quetschströmung 

schlecht erfasst. Die Wärmeableitung kann an dieser Stelle als sehr gut angenommen 

werden. Die Strömungsrechnung zeigt für die Kompressionsphase an der Kolbenkrone 

Geschwindigkeitsvektoren mit gleicher Größe. Für diesen Bereich kann am Kolben 

� geo = 14,7 für beide Drehzahlen an den Messstellen OTE_Ko_4 bis 6 ein gleiches 

Temperaturniveau beobachtet werden. In der Expansionsphase ergibt sich an der 

Messstelle OTE_Ko_4 (Abb. 5-6) eine Temperaturüberhöhung im Vergleich zu den bei-

den anderen Messstellen OTE_Ko_5 und 6. Der Grund hierfür ist in der Ausbildung ei-

ner sehr starken Strömungssicht entlang des Muldenrandes in den Quetschspalt zu fin-

den. Diese zeigen die großen Geschwindigkeitsvektoren an dieser Stelle an. 

Dass die gemessenen Oberflächentemperaturen auf der Auslassseite des Zylinderkop-

fes (OTE_ZK_1...3) geringer als auf der Einlassseite (OTE_ZK_4) sind, kann mit den 

gemessenen Bauteiltemperaturen BTE_ZK_1 und BTE_ZK_2 bestätigt werden (Tab. 

5-3). Offensichtlich ist die Wärmeabfuhr aus dem Bereich der Auslassseite durch die 

Kühlwasserführung des Zylinderkopfes besser, als auf der Einlassseite. Hier werden im 

Motorbetrieb aufgrund des Ausstoßes der Verbrennungsgase die größeren thermischen 

Belastungen erwartet. Weiterhin ist dieser Effekt auch eine Folge der hohen Ladeluft-

temperatur (J Lade = 80°C) bei den dargestellten Schleppversuchen. Da rauf weisen die 

gemessenen Ladeluft- und Abgastemperaturen in Tab. 5-3 zumindest für 

nM = 1000 min-1 (MP_05_80_17 und MP_05_80_14) hin. 
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Abb. 5-7: Strömungsrechnung im Brennraum mit Kolben  � geo = 17,25 bei n M = 1420 min -1 [39] 
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Tab. 5-3: Ausgewählte Temperaturen im Vergleich 

 MP_ 
05_80_17 

MP_ 
08_80_17 

MP_ 
05_80_14 

MP_ 
08_80_14 

Ladelufttemperatur  79 °C 83 °C 79 °C 80 °C 

Abgastemperatur 72 °C 97 °C 74 °C 98 °C 

BTE_ZK_1 (AV) 
(vgl. Abb. 4-7) 

91 °C 105 °C 96 °C 106 °C 

BTE_ZK_2 (EV) 
(vgl. Abb. 4-7) 

100 °C 114 °C 103 °C 115 °C 

 

Die Verluste beim Spitzendruck, welche durch die Absenkung des Verdichtungsverhält-

nisses von � geo = 17,2 auf � geo = 14,7 bedingt sind, wurden durch die Anhebung des La-

dedruckes annähernd ausgeglichen (vgl. Brennraumdruckverläufe in Abb. 5-3 und Abb. 

5-4). Eine Anpassung der Ladelufttemperaturen an die geänderten Verdichtungsver-

hältnisse, um einen Abgleich der Verdichtungsendtemperaturen durchzuführen, erfolgt 

nicht. Trotzdem zeigt der Quervergleich der Schleppversuche bei gleicher Drehzahl, 

dass die Oberflächentemperaturverläufe am Zylinderkopf betragsmäßig ähnlich sind. 

Die Unterschiede im Kolben sind auf die Kühlbedingungen, die lokalen Strömungsver-

hältnisse der Ladungsmasse infolge differenter Muldengeometrie und anderer radialer 

Messstellenanordnung zurückzuführen. Die Kurvenverläufe aus den beiden Messkolben 

zeigen, dass die Temperaturmaxima im Quetschspalt erreicht werden.   

Die Schleppversuche stellen somit eine gute Ausgangsbasis für die Bewertung der 

Oberflächentemperaturverläufe für die Kolben mit � geo = 14,7 und � geo = 17,25 dar. Dies 

unterstützt in der späteren Auswertung, Geometrieeinflüsse von den Einflüssen der 

Brennverfahren zu selektieren. 
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6 Homogenes Brennverfahren 

6.1 Modellkraftstoff Butan 

Voruntersuchungen zur Darstellung eines idealen, homogenen Brennverfahrens (siehe 

Abschnitt 3) mit der dieselmotorischen Kompressionszündung wiesen nach, dass Butan 

ein geeigneter Modellkraftstoff für derartige Untersuchungen ist. Die chemischen Eigen-

schaften von Butan und Diesel sind in Tab. 3-1, Abschnitt 3, dargestellt. Für die ent-

sprechenden Untersuchungen ist der Kraftstoff Butan in das Saugrohr eingeblasen 

worden (siehe Abb. 3-3 und Abb. 4-2). 

6.2 Betriebsstrategie 

Die Ermittlung der Einflussgrößen auf die Wärmeübergangsbedingungen im Brennraum 

verlangte eine entsprechende Parametervariation. Die untersuchten Einflussgrößen 

sind in Abb. 6-1 wiedergegeben und das gesamte Untersuchungsprogramm ist Anlage 

3 bis Anlage 5 zu entnehmen. 

 

 
Abb. 6-1: Messprogramm für Datenbasis Idealhomogen 
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Entsprechend dem Prüfstandsaufbau (Abb. 4-2) wurde das Butan über einen Druck-

minderer entspannt, verdampft und gasförmig dem Saugrohr zugeführt. Somit konnte 

das Kraftstoff-Luft-Verhältnis nicht explizit am Prüfstand eingestellt werden. Stattdessen 

wurde die Einblasdauer ttakt im Bereich von 7 ... 12 ms verändert, mit welcher die zuge-

führte Butangasmasse reproduzierbar variiert werden konnte.  

Für vertrauenswürdige Messungen mit Befeuerung ist es wichtig, den Motor in einen 

thermisch stabilen Betriebszustand zu bringen. Nur dann ist eine zuverlässige Berech-

nung der lokalen Wärmeströme nach Abschnitt 2.3.3 möglich. Diese Zeit wurde auch für 

die gravimetrische Bestimmung des Kraftstoffverbrauches genutzt und diente dem Ein-

stellen korrekter Abgaswerte. 

Alle Variationsuntersuchungen sind mit dem in Tab. 6-1 aufgeführten Betriebsregime 

durchgeführt worden. 

Tab. 6-1: Realisiertes Betriebsregime für Datenbasi s Idealhomogen 

Betriebsart Zeit Bemerkung 

Warmfahren beim ersten anstehen-
den Betriebspunkt  

30 min Neustart, Konditionierung Mo-
tor 

Einstellen des Eingangs-
Schlepppunktes bei gewählter 
Drehzahl und weiteren Einstellpa-
rametern 

5 min Versuchsmatrix Anlage 3 bis 
Anlage 5 

Stabiler Betriebs-Schlepppunkt  60 s Datenaufzeichn ung 

Einstellen des ersten Betriebspunk-
tes zur thermischen Stabilisierung 
inkl. Kraftstoffverbrauchsmessung 

5 min Versuchsmatrix Anlage 3 bis 
Anlage 5 

Stabiler Betriebspunkt 60 s Datenaufzeichnung 

Einstellung des neuen Betriebs-
punktes 

 Versuchsmatrix Anlage 3 bis 
Anlage 5 

Einstellen des Betriebspunktes zur 
thermischen Stabilisierung inkl. 
Kraftstoffverbrauchsmessung 

5 min 
Versuchsmatrix Anlage 3 bis 
Anlage 5 

Stabiler Betriebspunkt 60 s Datenaufzeichnung 

…   

Einstellen des Ausgangs-
Schlepppunktes bei gewählter 
Drehzahl und weiteren Einstellpa-
rametern 

5 min 
Versuchsmatrix Anlage 3 bis 
Anlage 5 

Stabiler Betriebs-Schlepppunkt 60 s Datenaufzeichnu ng 

...   
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Ziel der Eingangs- und Ausgangs-Schleppversuchen war es, mögliche Veränderungen 

an den Oberflächenthermoelementen festzustellen und somit die Verwertbarkeit der 

gemessen Daten sicherzustellen.  

6.3 Bestimmung des Verbrennungsluftverhältnis � V 

Für eine erweiterte Auswertung der thermischen Randbedingungen über die Oberflä-

chentemperaturmessungen ist eine möglichst exakte Kenntnis des realisierten Verbren-

nungsluft-Verhältnisses � V (in diesem Fall Butan-Luft) notwendig. Im Prüfstandsbetrieb 

wurde das Butan über 2 Taktventile in das Saugrohr dosiert, wobei die verbrauchte Bu-

tanmasse durch Differenzwägung gravimetrisch während der thermischen Stabilisierung 

(5 min., siehe Tab. 6-1) bestimmt wurde. Der Luftmassenstrom ist mit einem Sensyflow 

P-Luftmassenmesser der Fa. ABB bestimmt worden (schematischer Prüfstandsaufbau 

siehe Abb. 4-2). Das Verbrennungsluftverhältnis ergibt sich dann zu 

minLm

m

Kraftstoff

Luft
V ×

=
�

�
l  mit 45,15min =L  für Butan (Gl. 6-1) 

Bekannterweise nutzen viele Anwender die Abgasanalyse als mittelbares Verfahren zur 

Bestimmung des Kraftstoff-Luft-Verhältnisses.  An dieser Stelle soll ein Vergleich ver-

schiedener, aus der Literatur bekannter, Gleichungsansätze zur Rückrechnung des � V 

aus der Abgasanalyse vorgenommen werden. Dazu wurden 3 Gleichungsansätze für 

die unvollständige bzw. ottomotorische Verbrennung ausgewählt:  

·  Ansatz für unvollständige Verbrennung nach Pischinger (PI) [24]: 
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·  Ansatz nach Simons (SI) [25]: 
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·  Ansatz nach Brettschneider (BR) [26]: 
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Exemplarisch sind in Abb. 6-2 für 2 verschiedene Betriebspunkte die � V-Verläufe darge-

stellt. Es fällt auf, dass generell für � V > 5 die Abweichungen von der Bezugskurve aus 

der gravimetrischen Ermittlung stark zunehmen. Im Bereich � V 	  5 liefert die Formel 

nach Pischinger (PI) die beste Näherung. Es wird eingeschätzt, dass die � V-

Bestimmung aus der Abgasanalyse für den Einsatzfall ‚homogene Verbrennung mit Bu-

tan’ (Idealhomogen) zu große Abweichungen aufweist und somit nicht verwendet wer-

den kann. Deshalb soll in allen weiteren Versuchen durchgängig die gravimetrische Me-

thode angewandt werden. 

 
Abb. 6-2: � V -Verläufe, abhängig vom Bestimmungsverfahren 
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6.4 Parametereinflüsse auf den Verbrennungsablauf 

Die zuverlässige Steuerung des Verbrennungsbeginns (HTR) ist bei der homogenen 

Kompessionszündung ein Hauptproblem. Die bestimmenden Parameter Druck und 

Temperatur lassen sich mit den heute zur Verfügung stehenden Reglungssystemen 

nicht arbeitsspielselektiv steuern. Deshalb wird in der realen Umsetzung der Verbren-

nungsbeginn durch den Sauerstoffanteil im Brennraum mittels (AGR-Rate) gesteuert 

werden.  

Um die Einflüsse des Zündbeginns und des Verbrennungsablaufs auf die thermischen 

Randbedingungen im Brennraum bei der homogenen Verbrennung mit Kompressions-

zündung trennen zu können, sind die Parameter 

·  Ladedruck 

·  Drehzahl 

·  Ladelufttemperatur 

·  Verbrennungsluftverhältnis 

getrennt und ohne AGR untersucht worden. Zusätzlich werden die charakteristischen 

Abgasemissionen (NOx, CO, HC) mit betrachtet. Im untersuchten Betriebsspektrum war 

eine Schwärzung (Kraftstoff Butan) nicht nachweisbar. 

6.4.1 Einfluss des Ladedruckes 

Zur Darstellung der Einflüsse des Ladedruckes auf die Zündzeitpunkte und die Ver-

brennungsabläufe werden die in Tab. 6-2 angegebenen Messpunkte herangezogen. 

Tab. 6-2: Ausgewählte Versuchsparameter für Ladedru ckvariation 

Messpunkt 05_801517 14_801517 22_801517 31_801517 

Ladedruck [mbar (rel.)] 300 500 700 900 

Drehzahl [min -1] 1500 1500 1500 1500 

� V 4,22 4,20 4,34 4,21 

Ladetemperatur [°C] 82 80 81 81 

pmi_HD [bar] 3,56 4,31 4,60 5,19 
   

Grundsätzlich sind die Zündbedingungen bei der homogenen Kompressionszündung 

von Druck und Temperatur im Brennraum abhängig. Bei gleichen Randbedingungen 

steigt mit zunehmendem Ladedruck die Ladungsmasse an, was eine Zunahme des 

Verdichtungsenddruckes zur Folge hat. Ausgehend von einer um einen Streubereich 

konstanten Zündtemperatur ist deshalb mit einer Verschiebung des Zündbeginns in 
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Richtung früh zu rechnen. Abb. 6-3, Abb. oben bestätigt diese Erwartungshaltung be-

züglich des Beginns der Hochtemperaturreaktion (HTR, hot flame). Die Tieftemperatur-

reaktion (TTR, cool flame) zeigt den gleichen Trend an, jedoch ist eine Linearität wie bei 

der hot flame innerhalb der 4 Messpunkte nicht eindeutig zu erkennen.  

Bezügliche der Lage der Umsatzpunkte ist der gleiche Trend wie für den Zündbeginn 

der hot flame aus Abb. 6-3, Abb. Mitte zu erkennen. Auffällig ist die Verkürzung der 

Zeitdauer zw. 50%-Umsatzpunkt und 95%-Umsatzpunkt mit zunehmendem Ladedruck. 

Bezieht man in diese Betrachtung die Entwicklung der Abgasemission (Abb. 6-3, Abb. 

unten) mit ein, ist klar zu erkennen, dass mit höherem Ladedruck sowohl die HC- als 

auch die CO- Emission abnimmt und die Verbrennung zunehmend vollständiger erfolgt. 
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Abb. 6-3: Einfluss des Ladedrucks auf Zündbeginn, U msatzpunkte und Emission  
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6.4.2 Einfluss der Drehzahl 

Zur Darstellung des Einflusses sind wiederum exemplarisch die in Tab. 6-3 angegebe-

nen Betriebsparameter herangezogen worden. 

Tab. 6-3: Ausgewählte Versuchsparameter für Drehzah lvariation 

Messpunkt 30_801017 30_801217 30_801517 

Ladedruck [mbar (rel.)] 900 900 900 

Drehzahl [min -1] 1000 1250 1500 

� V 4,49 4,51 4,54 

Ladetemperatur [°C] 80 80 81 

pmi_HD [bar] 4,58 4,83 4,81 
 

Bei gleichen Randbedingungen ändert sich mit zunehmender Drehzahl die Ladungs-

masse infolge geänderter Ladungswechselbedingungen (hohe Drehzahl �  geringe La-

dungswechselzeit). Diese Abweichung liegt in diesem Drehzahlbereich jedoch mit 1% 

innerhalb der Messunsicherheit und kann damit vernachlässigt werden. Somit sollte der 

Zündbeginn in einem engen Intervall liegen. Abb. 6-4, Abb. oben zeigt diesen Zusam-

menhang am konkreten Beispiel. Die Tieftemperaturreaktion (TTR) beginnt bei 

(25,6 ± 0,4)°KW v.OT, was (750 ± 7)K entspricht. Di e Zeit zwischen TTR und HTR ver-

kürzt sich zwar mit zunehmender Drehzahl, jedoch verlagert sich der Start der Hoch-

temperaturreaktion (HTR) trotzdem nach spät. Das lässt den Schluss zu, dass die Re-

aktionen während der TTR sowohl zeit- als auch temperaturabhängig verlaufen. 

Im gleichen Maße, wie sich der Start der HTR mit steigender Drehzahl nach spät ver-

schiebt, verschieben sich auch die Energieumsatzpunkte nach spät (Abb. 6-4, Abb. Mit-

te). Die Verbrennungszeit zwischen dem 5%-Umsatzpunkt und dem 95%-Umsatzpunkt 

nimmt mit steigender Drehzahl ab. Diese Verkürzung der Verbrennungs- oder Reakti-

onszeit hat offensichtlich keinen Einfluss auf die HC-Emission, Abb. 6-4, Abb. unten. 

Jedoch steigt die CO-Emission bei 1500 min-1 geringfügig an. Daraus lässt sich schlie-

ßen, dass die Verbrennung in diesem Punkt durch die sich schneller ändernden Bedin-

gungen in der Expansion verzögert worden ist. Die ausgewiesen NOx-Emission liegt im 

Messbereich < 20 ppm. 
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Abb. 6-4: Einfluss der Drehzahl auf Zündbeginn, Ums atzpunkte und Emission 
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6.4.3 Einfluss der Ladelufttemperatur 

Zur Darstellung des Einflusses sind die aus den Gesamtmatrizen aus  

Anlage 3 und Anlage 4 in Tab. 6-4 dargestellten Betriebspunkte ausgewählt worden. 

Tab. 6-4: Ausgewählte Versuchsparameter für Ladeluf ttemperaturvariation 

Messpunkt 14_601017 13_801017 

Ladedruck [mbar (rel.)] 500 500 

Drehzahl [min -1] 1000 1000 

� V 4,33 4,34 

Ladetemperatur [°C] 60 80 

pmi_HD [bar] 4,14 3,86 
 

Bei gleichen Randbedingungen erhöht sich mit abnehmender Ladelufttemperatur die 

Ladungsmasse infolge höherer Dichte. Das zieht eine Erhöhung des Verdichtungsend-

druckes nach sich. Die Verringerung der Lade- und damit der Starttemperatur für den 

Hochdruckprozess bringt eine exponentielle Verringerung des Gasmassentemperatur-

verlaufes. Dieser Zusammenhang kann in Abb. 6-5, Abb. oben anhand der eingetrage-

nen Gastemperatur- und Zylinderdruckwerte nachvollzogen werden. Der Abstand zwi-

schen Tieftemperaturreaktion (TTR) und Hochtemperaturreaktion (HTR) bleibt konstant. 

Mit abnehmender Ladelufttemperatur verschiebt sich der Start der TTR in Richtung 

spät. 

Bezüglich des Verbrennungsschwerpunktes (50%-Umsatzpunkt) ist kein Einfluss der 

Ladelufttemperatur festzustellen, Abb. 6-5, Abb. Mitte. Die Dauer des Gesamtumsatzes 

(5%-Umsatzpunkt zu 95%-Umsatzpunkt) ist jedoch beim Versuch mit 60°C Ladeluft-

temperatur länger als bei dem Versuch mit 80°C. Die  höhere mittlere Gasmassentem-

peratur (infolge höherer Ladelufttemperatur) wirkt sich offenbar positiv auf die Reakti-

onsgeschwindigkeit und den CO-Umsatz aus. Damit ist der Abfall der CO-Emission 

beim 80°C-Ladelufttemperatur-Versuch zu erklären (A bb. 6-5, Abb. unten).  

Die Ladelufttemperatur hatte für die durchgeführten Versuche zur idealhomogenen Ver-

brennung mit Butan dahingehend Einfluss, als dass sich mit dem verwendeten Ver-

suchsaufbau der Betrieb bei J Lade = 80° C als Optimum bezüglich Verbrennung und 

Emission herausstellte. Eine Absenkung der Ansauglufttemperatur unter 60°C führte 

zur Verschlechterung der Ergebnisse bis hin zu unrundem Motorlauf und Zündausset-

zern. Offensichtlich bewirkt eine höhere Ladelufttemperatur eine bessere Aufbereitung 

des Kraftstoffes (n-Butan) in der Zündverzugsphase (Bildung von reaktiven Spezies).  
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Abb. 6-5: Einfluss der Ladelufttemperatur auf Zündb eginn, Umsatzpunkte und Emission 
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Eine Anhebung der Ladelufttemperatur führt infolge der abnehmenden Gasdichte zu 

einer geringeren Massenfüllung des Brennraums. 

6.4.4 Einfluss des Verbrennungsluftverhältnisses 

Zur Darstellung des Einflusses sind aus der Anlage 4 folgende Messpunkte (Tab. 6-5) 

exemplarisch ausgewählt worden. 

Tab. 6-5: Ausgewählte Versuchsparameter für Verbren nungsluftverhältnisvariation 

Messpunkt 31_801217  30_801217 29_801217 28_801217 27_801217 

Ladedruck 
[mbar (rel.)] 900 900 900 900 900 

Drehzahl [min -1] 1250 1250 1250 1250 1250 

� V 4,19 4,51 4,89 5,37 5,86 

Ladetemperatur 
[°C] 

80 80 80 80 80 

pmi_HD [bar] 5,15 4,83 4,48 4,01 3,30 
 

Die Veränderung des Verbrennungsluftverhältnisses wurde dahingehend realisiert, dass 

die eingebrachte Butanmasse (bei konstanter Luftmasse) verändert worden ist. Somit 

stellt sich auch ein betriebspunktabhängiger Mitteldruck ein. 

Abb. 6-5, Abb. oben zeigt den Variationsbereich von � V. Je magerer die angesaugte 

Ladungsmasse ist, je später beginnen die Tieftemperatur- und Hochtemperatur-

Reaktionen, und die Zeit zwischen TTR und HTR verlängert sich geringfügig im Be-

trachtungsintervall. Die Energieumsatzpunkte werden in Abb. 6-5, Abb. Mitte betrachtet. 

Die Lagen der 5%- und 50%-Umsatzpunkte als Funktion von � V verlaufen parallel, d.h. 

die Zeiten bleiben in diesen Phasen der Energieumsetzung gleich. Erst die 95%-

Umsatzpunkte verlagern sich mit der Abmagerung nach spät. Damit ist die 

Durchbrenngeschwindigkeit vom Verbrennungsluftverhältnis abhängig ist. Die dazuge-

hörigen Abgasemissionen sind in Abb. 6-5, Abb. unten dargestellt. Es zeigt sich, dass 

die HC-Emissionen mit steigendem � V deutlich weniger zunehmen, als die CO-

Emissionen. Mit � V >> 1 und der nahezu homogenen Gemischverteilung infolge äußerer 

Gemischbildung scheidet der klassische Grund des Sauerstoffmangels aus. Vielmehr 

tragen die geringen Gastemperaturen bei kleiner Last dazu bei, dass insbesondere in 

Wandnähe und im Quetschspalt die Oxidation der Kohlenstoffverbindungen nur unvoll-

ständig zu CO verläuft.  
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Abb. 6-6: Einfluss des Verbrennungsluftverhältnisse  auf Zündbeginn, Umsatzpunkte und 
Emission 
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Dies wird auch durch den Verlauf der CO-Emission in Abb. 6-5, Abb. unten dargestellt. 

Die NOx-Emissionen bleiben auch unter diesen Randbedingungen unter 20 ppm. 

6.4.5 Zusammenfassung zu den Parametervariationen 

Nach der ausführlichen Auswertung der Einflüsse von Ladedruck, Drehzahl, Ladeluft-

temperatur und Verbrennungsluftverhältnis auf Verbrennungs- und Emissionsverhalten 

des Versuchsmotors, soll in Abb. 6-7 eine grafische Zusammenfassung mit Wichtung 

des Einflusses vorgenommen werden. 

 
Abb. 6-7: Parametervariationen und deren Einflüsse auf Verbrennung und Emission 

Als Haupteinflussfaktoren können der Ladedruck und das Verbrennungsluftverhältnis 

angesehen werden.  
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7 Wärmeübergänge 

7.1 Allgemeine Einführung 

Die vergleichenden Untersuchungen zum Wärmeübergang wurden an zwei homoge-

nen, einem heterogenen (klassische Dieselverbrennung) und einem teilhomogenen  

Brennverfahren durchgeführt. Für das homogene Brennverfahren mit Dieselkraftstoff 

(Homogen-DI) und dem teilhomogenen Brennverfahren (Split Combustion) wurden die 

Einspritzstrategien von Weiskirch [3], [29] verwendet. Diese wurden bereits in den Ab-

schnitten 3.1.3 und 3.1.5 dargelegt.  

7.2 Prozessdaten 

Zum direkten Vergleich zwischen Split Combustion, Diesel-DI, Homogen-DI- sowie ide-

alhomogenem Brennverfahren wird nachfolgend jeweils ein Arbeitspunkt bei 

pmi_HD = 6 bar herangezogen. Die Drehzahl und der Ladedruck (Ausnahme Split 

Combustion: + 40 mbar) sind während der Versuche konstant gehalten worden. Auf-

grund der Spezifikation der einzelnen Brennverfahren ergaben sich jedoch deutliche 

Unterschiede in den Randbedingungen (Brennbeginn, AGR-Rate, Ladelufttemperatur, 

Luftverhältnis, Anzahl der Einspritzungen, etc). Die Prozessdaten, welche zum Ver-

gleich herangezogen worden, sind in Tab. 7-1 aufgeführt. 

Tab. 7-1: Prozessdaten für die Versuche 

 Idealhomogen Homogen-DI  Split Combustion  Diesel-DI 

Drehzahl [min -1] 1100 1100 1100 1100 

Ladedruck abs. 
[mbar] 

1472 1473 1514 1472 

Abgasgegen-
druck abs. 
[mbar] 

1472 1474 1514 1472 

Ladelufttempe-
ratur [°C] 

65 35 41 42 

Verbrennungs-
luftverhältnis 

2,07 1,07 2,77 3,17 

AGR-Rate [%] 34,5 62,9 0 0 

pmi_HD [bar] 6,2 6,3 6 6,4 

Einspritzungen - 5 5 2 
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7.3 Schleppversuche vor und nach der Befeuerung des  Mo-

tors 

Wie bereits erwähnt, wurde bei Huber [1] und Bargende [13] nachgewiesen, welchen 

Einfluss eine Schicht (vorrangig Ruß bei dieselmotorischer Verbrennung) auf der Brenn-

raumoberfläche auf die Wärmeübergänge und damit auf die zu messenden Oberflä-

chentemperaturen nimmt. In den Versuchen zu diesen beiden Dissertationen wurden 

aus diesem Grunde jeweils vor und nach der Befeuerung des Motors Schleppmessun-

gen durchgeführt. Über den Vergleich der Temperaturverläufe konnte eine Aussage 

über mögliche Veränderungen auf der Oberfläche getroffen werden. Dieses Verfahren 

wurde auch hier angewandt.  

In der Nachbereitung der Versuche sind die Schleppverläufe nach den gefeuerten Ein-

zelversuchen jeweils mit dem Schleppversuch vor Beginn der gefeuerten Versuche 

(sauberer Einbauzustand) verglichen worden. Alle vier Versuche sind ohne Reinigung 

bzw. Neubedampfung der Kolben- bzw. Zylinderkopfoberfläche nacheinander durchge-

führt worden. Somit konnten die sich ergebenden Veränderungen bezüglich der Aufträ-

ge an den jeweiligen Oberflächenthermoelementen durch die veränderten Verläufe der 

Temperaturschwingen festgestellt werden. 

Zur Unterstützung der Auswertung werden zusätzlich fotografische Aufnahmen, welche 

den Zustand der Oberflächenthermoelemente im Kolben nach dem Einbau und nach 

jedem der vier gefeuerten Versuche darstellen, verwendet. Diese sind mittels Endo-

skop, welches im Ruhezustand des Motors durch eine der beiden Indizierbohrungen 

eingeführt wurde, aufgenommen worden. Auf Grundlage der Auswertungen aus den 

Schleppkurven wurden die in Abb. 7-1 für den Zylinderkopf und in Abb. 7-2 für den Kol-

ben aufgetragenen Winkeldifferenzen der Oberflächentemperaturmaxima bezüglich des 

sauberen Einbauzustandes dargestellt. Die hier angeordnete Reihenfolge entspricht der 

chronologischen Reihenfolge der Versuche. Von der Überlegung ausgehend, dass es 

sich um Versuchswerte handelt, welche selbst durch Mittelwertbildung noch einem Win-

kelfehler unterliegen, wurde ein Bereich von ± 2°KW  um die Winkelposition des Aus-

gangswertes für den sauberen Kolben definiert. Sämtliche Temperaturmaxima, welche 

außerhalb dieses Bereiches liegen, werden nach der Methode aus Abschnitt 2.3.5 ma-

thematisch korrigiert. Die entsprechenden errechneten Rußschichtdicken sind dafür in 

Tab. 7-2 aufgeführt. Diese werden später für die Korrektur der Oberflächentemperatur-

verläufe aus den befeuerten vier Versuchen verwendet. 
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Abb. 7-1: Winkeldifferenzen bezüglich des Einbauzus tandes nach der Befeuerung für den 

Zylinderkopf 

 

 
Abb. 7-2: Winkeldifferenzen bezüglich des Einbauzus tandes nach der Befeuerung für den 

Kolben 
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Tab. 7-2: Berechnete Rußschichtstärken aus Vergleic h der Schleppkurven 

 Idealhomogen Homogen-DI Split 
Combustion 

Diesel-DI 

OTE_ZK_1 0 µm 94 µm 64 µm 50 µm 

OTE_ZK_2 0 µm 28 µm 84 µm 48 µm 

OTE_ZK_3 0 µm 28 µm 70 µm 50 µm 

OTE_ZK_4 0 µm 28 µm 40 µm 30 µm 

OTE_Ko_1 0 µm 18 µm 40 µm 30 µm 

OTE_Ko_2 0 µm 16 µm 6 µm 12 µm  

OTE_Ko_3 0 µm 28 µm 32 µm 24 µm 

OTE_Ko_4 0 µm 0 µm 28 µm 22 µm 

OTE_Ko_5 0 µm 10 µm 38 µm 20 µm 

OTE_Ko_6 0 µm 12 µm 62 µm 40 µm 
  

 
Abb. 7-3: Fotographische Aufnahmen eines Brennrauma usschnittes vor und nach Ver-

suchsetappen in chronologischer Reihenfolge der Ver suche 

Die errechneten Schichtdicken sind mit real messbaren Schichtdicken nicht vergleich-

bar. Innerhalb der Versuche wurden keine realen Schichtstärken bestimmt. Jedoch 

macht insbesondere der Vergleich mit den fotografischen Aufnahmen eines Ausschnit-

tes der Kolbenoberfläche deutlich, dass trotz einer visuell sauberen Oberfläche offen-
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sichtlich doch ein Auftrag entstanden ist und damit Schichtstärken errechnet werden 

konnten.  

Bei Betrachtung der Winkeldifferenzen aus den Schleppversuchen nach der jeweiligen 

Befeuerung fällt auf, dass keine kontinuierliche Zunahme der Winkeldifferenz und damit 

der Schichtdicke zu verzeichnen ist. Durch den Wechsel der Brennverfahren werden 

unter Umständen gebildete Schichtstärken wieder abgebaut. 

7.4 Idealhomogenes Brennverfahren 

7.4.1 Druckindizierung und Prozessrechnung 

Bereits unter Abschnitt 3.1.2 ist dieses Brennverfahren kurz beschrieben worden.  

Der gewählte Lastpunkt ist in Tab. 7-1 beschrieben. Um diesen innerhalb der gewählten 

Betriebsgrenzen dp/d
  < 10 bar/°KW überhaupt realisieren zu können, war der Einsatz 

der Abgasrückführung notwendig. Mit dem eingekoppelten Abgas verlangsamen sich 

die vor und während der Verbrennung ablaufenden Reaktionen. Damit verlagerte sich 

der maximale Druckanstiegsgradient in Richtung ‚spät’. Das Indikatordiagramm in Abb. 

7-4 oben zeigt deutlich, dass der Verbrennungsbeginn der Hochtemperaturreaktion (hot 

flame) deutlich nach dem geometrischen ZOT des Motors, in der Expansionsphase, 

liegt.  

Der zugehörige Brennverlauf (Abb. 7-4 oben) zeigt den bereits aus den Grundsatzun-

tersuchungen bekannten 2-stufigen Verlauf der Verbrennung. Die cool-flame-Phase 

weist hier jedoch wegen des abgesenkten Verdichtungsverhältnisses von � geo = 14,7 zu 

� geo = 17,25 aus den Grundsatzuntersuchungen und des eingekoppelten Abgases aus 

der AGR einen weniger ausgeprägten Verlauf auf. Die hot flame verläuft mit einem sehr 

schnellen chemischen Umsatz, welcher klar definierte Grenzen besitzt. Dies zeigt auch 

der steile Anstieg des Summenbrennverlaufes in Abb. 7-4 unten. Innerhalb von 13 °KW 

sind 90% (5% � 95%) der Ladungsmasse chemisch umgesetzt. 
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Abb. 7-4: Darstellung des indizierten Druckverlaufe s und errechneter Größen aus der Pro-

zessanalyse für die idealhomogene Verbrennung 

Für die Wandwärmeübergänge wurde der Ansatz nach Bargende verwendet. Ursprüng-

lich wurde dieser Ansatz an einem Otto-Motor entwickelt. Die idealhomogene Verbren-

nung mit Butan und äußerer Gemischbildung weist viele Gemeinsamkeiten mit dem 4-
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Takt-Otto-Verfahren auf. Dies wird zum Beispiel bei der Betrachtung der Abgasemissio-

nen deutlich. Partikel konnten im Abgas nicht festgestellt werden. Ebenso ist die NOx-

Emission mit 0,117 g/kWh gering. Diese Emissionswerte gelten als Indikator für eine 

gute Homogenisierung des Brenngas-Gemisches, die Voraussetzung einer homogenen 

Verbrennung. Als weitere limitierte Abgaswerte wurden die HC- und CO-Emissionen 

gemessen. Diese betragen für HC = 6,0 g/kWh und für CO = 5,1 g/kWh. Der Grund für 

diese hohen Emissionswerte ist in der verwendeten dieselmotortypischen Brennraum-

geometrie mit � -Mulde zu suchen. Mit der homogenen Gemischverteilung gelangt die-

ses Gemisch auch in den Quetschspalt und wird dort kompressionsgezündet. Im 

Quetschspalt steht einem kleinen Gasvolumen eine große Brennraumoberfläche ge-

genüber. Über diese wird Wärme abgeführt, was zur Behinderung bzw. Unterbrechung 

der thermischen Reaktion des Brenngases (quenching) führt. Damit sind diese hohen 

CO- und HC-Emissionen erklärbar. Für die Prozessanalyse sollen diese hohen Emissi-

onsanteile wegen ihres Inhaltes an Energie mit Berücksichtigung finden: 

Die Bestimmung dieses Energieanteils im Abgas erfolgt nach Pischinger, Kraßnig et al. 

[24] mit folgender Formel: 

( )
V

CuCCHuCHHuHCOuCO
u M

HHHH
q ,,,, 2222

·+·+·+·
=

nnnn
 (Gl. 7-1) 

Nachweislich entsteht bei der idealhomogenen Verbrennung von Butan kein elementa-

rer Kohlenstoff (Ruß). Dies zeigt die fotografische Brennraumaufnahme nach dem Be-

trieb des Motors mit Butan (siehe Abb. 7-3). Der Wasserstoffanteil wurde mit der ver-

fügbaren Messtechnik nicht ermittelt. Bei Klingenberg [69] sind typische Abgase von 

Diesel- und Ottomotoren analysiert worden. Der Wasserstoffanteil hierbei ist im Ver-

gleich zu den anderen Emissionen sehr klein und hat damit keinen Einfluss auf das Er-

gebnis. 

Damit ergibt sich (Gl. 7-1) zu: 

( )
V

CHuCHCOuCO
u M

HH
q 22 ,, ·+·

=
nn

 (Gl. 7-2) 

Bei Pischinger, Kraßnig et al. [24] werden folgende Heizwerte angegeben: 

kmol
MJ

H COu 9,282, =  

kmol
MJ

H CHu 600
2, »  

Der Analysewirkungsgrad konnte unter Einbeziehung des Wandwärmeverlustes nach 

Bargende und der im Abgas enthaltenen Energie zu 103,4 % bestimmt werden, was 
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nach den Angaben bei Merker, Schwarz, et al. [23] als sehr gutes Ergebnis zu werten 

ist. 

7.4.2 Oberflächentemperaturmessung 

Zur besseren Visualisierung der Oberflächentemperaturen sind die gemessenen Ver-

läufe je mit ihrer mittleren Oberflächentemperatur (in den Abb. 7-5 und Abb. 7-6 Mittel-

temperatur genannt) über ein gemitteltes Arbeitsspiel normiert worden. Somit werden 

die lokalen Wärmeleitbedingungen, welche durch die entsprechenden mittleren Ober-

flächentemperaturen im stationären Lastpunkt des Motors gekennzeichnet sind, elimi-

niert. Dargestellt werden dann nur noch die Einflüsse aus der Verbrennung und der 

Bewegung der Ladungsmasse im Brennraum.  

Zylinderkopf (Abb. 7-5): 

Der Graph von OTE_ZK_1 weißt die kleinsten Amplituden in der Temperaturschwin-

gung auf. Während der Einlassphase des Motors wird der Ort um das Thermoelement 

am wenigsten durch das einströmende Frischgas gekühlt. Dies ist durch seine geomet-

rische Lage bedingt. Nach dem Erreichen des Maximums von YT = 12 K fällt der Graph 

schnell ab. Dieser spezifische Verlauf ist ein Indiz für die rasche Auslöschung der Ver-

brennung im Quetschspalt (Quenching) und die daraus resultierenden hohen HC- und 

CO-Emissionen. 

 
Abb. 7-5: Darstellung der normierten Oberflächentem peraturverläufe im Zylinderkopf für die 

idealhomogene Verbrennung  
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Die Graphen von OTE_ZK_2 und OTE_ZK_4, welche rotationssymmetrisch um die Zy-

linderachse angeordnet sind, sowie von OTE_ZK_3 verlaufen, bis auf den Betrag des 

Maximums, nahezu deckungsgleich. Das höhere Maximum von OTE_ZK_2 muss im 

Zusammenhang mit dem Ausströmen des heißen Verbrennungsgases aus der Kolben-

mulde und der geometrischen Lage zwischen den Auslassventilen gesehen werden 

(siehe OTE_Ko_4). Die Messstelle OTE_ZK_3 reagiert auf ausströmendes Gas nach 

Öffnen des Auslassventils sehr sensibel. Dies ist auf die geometrische Lage direkt zwi-

schen den beiden Auslassventilen (siehe Abb. 4-7) und die dortige Kühlsituation zu-

rückzuführen. 

Kolben (Abb. 7-6): 

Weil die Geometrieeinflüsse am Muldenboden sehr gering sind und die Graphen der 

Messstellen OTE_Ko_1 bis 3 deckungsgleich verlaufen, kann hier im Zusammenhang 

mit den Messstellen über der Mulde im Zylinderkopf, die idealhomogene Verbrennung 

gut charakterisiert werden. Die Modellvorstellung der allseitig, spontan einsetzenden 

Raumzündung wird damit bestätigt. Der Graph der Messstelle  OTE_Ko_4 wird durch 

geometrische Einflüsse stark bestimmt. Die große Amplitude entsteht durch das Aus-

strömen des heißen Verbrennungsgases aus der Mulde infolge der Abwärtsbewegung 

des Kolbens.  

 
Abb. 7-6: Darstellung der normierten Oberflächentem peraturverläufe im Kolben für die ideal-

homogene Verbrennung 
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Dies konnte bereits im Abschnitt 5.4 mit den Strömungsrechnungen von Barroso [39] in 

Abb. 5-7 am Kolben gezeigt werden. Die Amplituden der Graphen von OTE_Ko_5 und 

OTE_Ko_6 nehmen infolge der Verbrennung mit zunehmendem Kolbendurchmesser 

ab. Auch hierin lassen sich Indizien für die vorzeitige Auslöschung der Verbrennungs-

flamme im Quetschspalt (Quenching) finden.  

In Abb. 7-7 kann der räumliche Zusammenhang der Temperaturniveaus der Messstel-

len von Kolben und Zylinderkopf entnommen werden. Es ist gut zu erkennen, dass die 

Temperaturen an allen Messstellen im Brennraum während der Verbrennung zuneh-

men (Raumzündung). Ein Quervergleich mit den Schleppversuchen aus Abb. 5-6 unter-

streicht die Verbrennung im Quetschspalt aufgrund der homogenen Gemischverteilung. 

Die unterschiedlichen Temperaturniveaus werden hauptsächlich von den lokalen Kühl-

bedingungen bestimmt. Das lässt sich z.B. am Kolben sehr gut beobachten: Am 

Muldenboden wird durch die Spritzölkühlung viel Wärme abgeführt. Deshalb ist das 

Temperaturniveau hier relativ gering. Der Bereich des Kolbenrandes hin zum Feuersteg 

wird relativ schlecht gekühlt und weist aus diesem Grunde trotz geringerer ‚Tempera-

turamplitude’ das höchste Temperaturniveau auf. 

 

 
Abb. 7-7: Temperaturschnitte bei idealhomogener Ver brennung  
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Der in Abschnitt 5.4 beschriebene Effekt bei den Schleppversuchen, dass das Tempe-

raturniveau auf der Auslassseite dem der Einlassseite nachsteht, ist hier durch die Ver-

brennung und dem Ausstoß heißer Verbrennungsgase nicht mehr existent. 

7.4.3 Experimentelle Wandwärme und Wandwärmemodelle  

Wegen der bei diesem Brennverfahren dargestellten äußeren Gemischbildung (ideal-

homogenes Kraftstoff-Luft-Gemisch) und der nichtrußenden Verbrennung des Butan-

Luft-Gemisches war eine Korrektur der gemessenen Oberflächentemperaturverläufe bei 

diesem Versuch nicht notwendig. Die Auswertung der Temperaturverläufe aus den 

Schleppversuchen vor und nach dem gefeuerten Versuch in Abschnitt 7.3 ergab eine 

gute Übereinstimmung. 

Aus den gemessenen Oberflächentemperaturen und der mittleren Gasmassentempera-

tur wurde unter Verwendung des unter Abschnitt 2.3.3 beschriebenen Modells die loka-

le Wärmestromdichte bestimmt. In Abb. 7-8 und Abb. 7-9 sind diese errechneten Daten 

grafisch dargestellt. Grundsätzlich ergeben sich für die Verläufe der Wärmestromdich-

ten in Zylinderkopf und Kolben vergleichbare Zusammenhänge, wie schon in Abschnitt 

7.4.2 für die Oberflächentemperaturverläufe beschrieben und diskutiert. In den Abb. 7-8 

und Abb. 7-9 kann der zeitliche Versatz der einzelnen Wärmestromdichten zueinander 

und in Bezug auf den Brennraumdruck entnommen werden. Insbesondere für den Kol-

ben (Abb. 7-9) liegen die einzelnen Wärmestromdichten ohne erkennbaren zeitlichen 

Versatz übereinander. 

 
Abb. 7-8: Experimentell ermittelte Wärmestromdichte n am Zylinderkopf für idealhomogene 

Verbrennung 
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 Hier wird der visuelle Eindruck der Brennraumaufnahme nach den vollzogenen Versu-

chen zur idealhomogenen Verbrennung messtechnisch bestätigt. Es sind keine Ver-

schmutzungen (z.B. Partikel) auf der Kolbenoberfläche vorhanden. 

 
Abb. 7-9: Experimentell ermittelte Wärmestromdichte n am Kolben für idealhomogene Ver-

brennung 

Die Winkelversätze der Wärmestromdichten zum gemessenen Brennraumdruckverlauf 

liegen in einem engen Band von 1,4° KW bis 3,4° KW.  Aufgrund dieser Ergebnisse 

kann davon ausgegangen werden, dass die Temperaturunterschiede im Brennraum 

während dieser homogenen Verbrennung gering sind. Es kann weiter gefolgert werden, 

dass die aus dem Druckverlauf errechnete Ladungsmassen-Mitteltemperatur tatsächlich 

der Brennraumtemperatur entspricht. Der Versatz zwischen Druckmaximum und Maxi-

mum der Ladungsmassen-Mitteltemperatur beträgt 1,4° KW. Damit spiegeln alle an der 

Messung beteiligten Oberflächenthermoelemente innerhalb von 0…2° KW das Tempe-

raturmaximum und damit den maximalen Wärmestrom aus dem Brenngas in die Brenn-

raumwand wider.  

Für die Errechnung der experimentellen Wandwärmeverluste und Wärmeübergangsko-

effizienten für den gesamten Brennraum wurden die lokalen Wärmestromdichten nach 

geometrischen Gesichtspunkten gemittelt (siehe Abb. 2-11). Weil für die Laufbuchse 

keine Werte nach der Oberflächenmethode ermittelt, aber die Bauteiltemperaturen nahe 

dem OT und UT aufgezeichnet worden sind, konnten nach dem Wärmeübergangsmo-

dell nach Hohenberg [22] entsprechende Werte für die Wärmeübergangskoeffizienten 

und Wärmestromdichten errechnet werden. Dies ist dahingehend vertretbar, weil der 

Flächenanteil der Wand an der gesamten Brennraumfläche um den oberen Totpunkt 
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des Motors gering ist, und damit auch der Anteil bzw. der durch das empirische Modell 

eingetragene Fehler für den Wandwärmeverlust klein ausfällt. Somit sind für den ge-

samten Brennraum gemittelte, experimentelle Wärmeübergangskoeffizienten und 

Wandwärmeverluste bestimmbar. Hieraus bietet sich nun der direkte Vergleich der ex-

perimentellen Werte mit den Werten aus den ausgewählten Wärmeübergangsmodellen 

an. Abb. 7-10 stellt die Wärmeübergangskoeffizienten aus dem Experiment, sowie jene 

mit den Wärmeübergangsmodellen ermittelt, graphisch dar. Zwischen dem experimen-

tellen Verlauf und den Modellverläufen sind Unterschiede zu sehen. Wie erwartet, ist 

der Kurvenverlauf nach Woschni in der Kompressionsphase am geringsten, nach Ho-

henberg wird in dieser Phase die beste Übereinstimmung mit dem Experiment erzielt. 

Nach dem Beginn der hot flame nehmen alle Graphen einen deutlich erkennbaren An-

stieg. Jedoch sind die Größe der Anstiege als auch die Lage des Maximums unter-

schiedlich. Das Maximum wird zuerst beim Verlauf des Wärmeübergangskoeffizienten 

nach Bargende und noch vor dem Brennraumdruck-Maximum erreicht. Dies kommt 

durch den Einfluss des Verbrennungsterms infolge des schnellen Ansteigens der 

Durchbrennfunktion zustande. Das Maximum des experimentell ermittelten Wärme-

übergangskoeffizienten wird 3° KW nach dem Druckmax imum erreicht. In der Expansi-

onsphase liegen die Verläufe nach den Wärmeübergangsmodellen relativ dicht zusam-

men. Der experimentelle Verlauf ist hier betragsmäßig größer.  

 
Abb. 7-10: Vergleich der Wärmeübergangskoeffiziente n von Experiment und ausgewählten 

Wärmeübergangsmodellen bei idealhomogener Verbrennu ng 

In Abb. 7-11 sind die für die Prozessrechnung interessanten differentiellen und sum-

mierten Wandwärmen bzw. Wandwärmeverluste dargestellt. Die cool-flame wird im 

Wärmeübergangsmodell von Bargende, wenn auch betragsmäßig zu hoch, am besten 
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wiedergegeben. Auch das ist auf den Einfluss des Verbrennungsterms, welcher von der 

Durchbrennfunktion und damit dem Energieumsatz bestimmt ist, zurückzuführen. Bei 

den Wärmeübergangsmodellen nach Woschni und Hohenberg gibt es einen derartigen 

Einflussfaktor nicht. Wie bereits zu Abb. 7-10 angemerkt, werden die differentiellen 

Wandwärmemaxima der Wärmeübergangsmodelle vor dem Maximum aus dem Expe-

riment erreicht. Dafür sind die empirischen Ansätze der Wärmeübergangsmodelle und 

die Gegebenheiten des verwendeten Motors verantwortlich. Weil die Eigenschaften der 

innermotorischen Grenzschicht nicht bestimmt werden können, ist eine genaue physika-

lische Beschreibung der Wärmeübergangsbedingungen vom Brenngas in die Brenn-

raumwand nicht möglich. Unter diesen Bedingungen erscheinen jedoch die Wärme-

übergangsmodelle nach Hohenberg und Bargende für diesen Anwendungsfall als guter 

Kompromiss. 

 
Abb. 7-11: Vergleich der differentiellen und summie rten Wandwärmen von Experiment und 

ausgewählten Wärmeübergangsmodellen bei idealhomoge ner Verbrennung 
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Die Abweichungen der experimentell ermittelten Wandwärme zu den Wandwärmen aus 

den Berechnungsmodellen sind wie folgt: 

·  Experiment �  Wandwärme nach Woschni:  -11,9% 

·  Experiment �  Wandwärme nach Hohenberg: -8,0% 

·  Experiment �  Wandwärme nach Bargende: -3,2% 

Bezogen auf den Brennverlauf ergeben sich damit folgende Abweichungen: 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Woschni: -2,6% 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Hohenberg: -2,1% 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Bargende: -0,9% 

Die Abweichungen für den Brennverlauf durch die unterschiedlichen Wärmeüber-

gangsmodelle liegen noch innerhalb der bei Merker et. al [23] angegebenen Genauig-

keitsgrenze von ± 5%.  

7.5 Homogen-DI-Brennverfahren 

7.5.1 Druckindizierung und Prozessrechnung 

Im Gegensatz zum idealhomogenen Brennverfahren wird die homogene 

Gemischaufbereitung beim Homogen-DI-Verfahren im Brennraum realisiert. Dazu wird 

der Dieselkraftstoff früh in der Kompressionsphase des Motors eingebracht. Um mög-

lichst wenig Wandauftrag zu erhalten, sind die Einspritzungen getaktet. Dabei soll eine 

Gleichverteilung der gesamten Kraftstoffmasse auf die Einspritzungen gegeben sein. In 

Abschnitt 3.1.3 ist dies bereits dargelegt. Wegen der extrem frühen Zündneigung der 

Ladungsmasse bei dem angestrebten Lastpunkt von pmi_HD = 6 bar, musste der Motor 

mit einer hohen AGR-Rate von 62,9% betrieben werden. Dies verlangsamt die chemi-

schen Reaktionen und vergrößert damit den Zündverzug. Damit konnte die Betriebs-

grenze von dp/d
  < 10 bar/°KW eingehalten werden.  

Die ‚kleinen Zacken’ im Graphen des Brennverlaufs (Abb. 7-12 oben) während der 

Kompressionsphase entstehen durch die Druckänderung im Brennraum infolge der letz-

ten 4 von 5 Einspritzungen. Diese sind deshalb so gut sichtbar, weil die Zündbedingun-

gen für die spontane Selbstzündung zu diesem Zeitpunkt noch nicht erreicht sind. Die 

anschließende 2-stufige Verbrennung, welche anhand des Brennverlaufes dargestellt 

ist, ist ausgeprägt und trotz AGR sehr früh. Der Verbrennungsschwerpunkt liegt 2,8° 

KW vor OT. Der maximale Brennraumdruck wird deshalb bereits 2,4° KW nach OT er-

reicht (siehe Abb. 7-12 oben).  
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Abb. 7-12: Darstellung des indizierten Druckverlauf es und errechneter Größen aus der Pro-

zessanalyse für die Homogen-DI-Verbrennung 

Wegen der hohen AGR-Rate und dem damit geringeren Sauerstoffgehalt im Brennraum 

verzögert sich der Energieumsatz zum Verbrennungsende hin. Dies ist durch den ab-

nehmenden Anstieg des Summenbrennverlaufes ab dem ZOT (0° KW) aus Abb. 7-12 
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unten zu entnehmen. Während des Versuches wurden die Schwärzungszahl FSN = 0 

und die Stickoxid-Emission mit 15 ppm = 0,088 g/kWh, bezogen auf die indizierte Leis-

tung des Versuchsmotors, gemessen. Diese sehr geringen Werte dienen als Anhalts-

punkt für die gute Qualität der Homogenisierung des Brenngas-Gemisches. Wie bereits 

bei den von Schloz [28] durchgeführten Versuchen zur homogenen Dieselverbrennung 

mit innerer Gemischbildung liegen die CO- und HC-Emissionen mit CO = 28,9 g/kWh 

und HC = 6,3 g/kWh sehr hoch.  Aus diesem Grunde wurden diese Werte (Verfahren 

aus Abschnitt 7.4.1) bei der Errechnung des Analysewirkungsgrades von 99,8% (Wär-

meübergang nach Bargende) mit berücksichtigt. Es muss hierbei noch erwähnt werden, 

dass trotz aller Bemühungen um die Vermeidung des Wandauftrages, dieser trotzdem 

aufgetreten ist. Nach den Versuchen mit diesem Brennverfahren konnte ein Anstieg des 

Motorölstandes festgestellt werden. Eine nähere Qualifizierung der Ölverdünnung wur-

de nicht durchgeführt. 

7.5.2 Oberflächentemperaturmessung 

Weil es sich bei der Homogen-DI-Verbrennung, wie bei der in Abschnitt 7.4 beschriebe-

nen idealhomogenen Verbrennung, um eine homogene Selbstzündung handelt, treffen 

weitestgehend die unter Abschnitt 7.4.2 getätigten Aussagen zu. Es wird demzufolge 

nur auf die Unterschiede eingegangen. 

Zylinderkopf (Abb. 7-13): 

Wegen des hohen AGR-Anteils und der damit verbundenen trägeren Reaktionsge-

schwindigkeit ist der Temperaturanstieg der dargestellten Graphen geringer. Die Maxi-

ma werden etwa zur gleichen Winkelmarke, wie in Abb. 7-5, erreicht, obwohl der Ver-

brennungsschwerpunkt als auch das Druckmaximum deutlich früher erreicht sind. Der 

verzögerte Reaktionsfortschritt nach dem Verbrennungsschwerpunkt (Energieumsatz 

50% �  95%) wirkt sich auf den Kurvenverlauf unmerklich aus. 

Das Maxima der Messstelle OTE_ZK_1 fällt deutlich geringer aus, als in Abb. 7-5. Be-

zieht man in die Betrachtung an dieser Stelle die Mitteltemperatur mit ein, relativiert sich 

dieser Unterschied jedoch. Das Einknicken des Verlaufes nach Erreichen des Maxi-

mums bleibt aus. Das Dieselkraftstoff-Luft-Gemisch ist offensichtlich weniger sensitiv 

gegenüber der ‚kalten’ Brennraumwand, als das bei Butan-Luft-Gemisch der Fall ist.  
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Abb. 7-13: Darstellung der normierten Oberflächente mperaturverläufe im Zylinderkopf für die 

Homogene-DI-Verbrennung 

Kolben (Abb. 7-14): 

Der bereits oben beschriebene verzögerte Reaktionsfortschritt infolge der hohen AGR 

wirkt sich hier auf den Temperaturverlauf an der Messstelle OTE_Ko_4 aus. Das Maxi-

mum ist hier geringer als beim Versuch mit idealhomogener Verbrennung (siehe Abb. 

7-6).  

 
Abb. 7-14: Darstellung der normierten Oberflächente mperaturverläufe im Kolben für die Ho-

mogene-DI-Verbrennung 
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Damit gibt das aus der Mulde ausströmende Brenngas weniger Wärme an den 

Muldenrand ab. Weil die Strömungsverhältnisse (gleicher Motoraufbau) gleich geblie-

ben sind und auch die Randbedingungen vergleichbar sind, lässt das auf kühleres 

Brenngas schließen. 

Der Verlauf an der Messstelle OTE_Ko_6 gleicht dem der anderen Oberflächentempe-

raturmessstellen (ausgenommen OTE_Ko_4) - ein Indiz für die Raumzündung. 

 
Abb. 7-15: Temperaturschnitte bei Homogen-DI-Verbre nnung 

7.5.3 Experimentelle Wandwärme und Wandwärmemodelle  

Der Vergleich der Brennraumaufnahmen zu Beginn aller Versuche (Abb. 7-3 Bild 1) und 

nach Abschluss der Versuche zur Homogen-DI-Verbrennung (Abb. 7-3 Bild 3) zeigt, 

sind Verschmutzungen auf der Kolbenoberfläche zu finden. Dabei handelt es sich nicht 

um Russpartikel, sondern mit großer Wahrscheinlichkeit um HC-Ablagerungen, wie Sie 

in Otto-Motoren üblich sind. Das ist gut an der bräunlichen Färbung auf der Kolbenkro-

ne zu sehen. Der Vergleich der Schleppkurve vor Beginn aller Versuche und der 

Schleppkurve nach den Versuchen zur Homogen-DI-Verbrennung bestätigte diesen 

visuellen Eindruck. Es können Unterschiede in den Kurvenverläufen an allen Messstel-

len (außer OTE_Ko_4) festgestellt werden. Nach dem Verfahren, welches in Abschnitt 

2.3.5 beschrieben ist, sind die gemessenen Oberflächentemperaturverläufe korrigiert 
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worden. Die sich aus dem Korrekturverfahren heraus ergebenden theoretischen 

Schichtdicken dieser Verschmutzungen sind in Tab. 7-2 Spalte 3 aufgetragen. Mit die-

sen Schichtdicken sind die korrigierten Wärmestromdichten errechnet worden. Diese 

sind in der Abb. 7-16 für den Zylinderkopf und Abb. 7-17 für den Kolben graphisch dar-

gestellt.  

 
Abb. 7-16: Experimentell ermittelte Wärmestromdicht en am Zylinderkopf für Homogen-DI-

Verbrennung 

Bei der Homogenen-DI-Verbrennung kann, wie auch bei der idealhomogenen Verbren-

nung, davon ausgegangen werden, dass die lokale und die globale Brennraumtempera-

tur gleich sind und der errechneten Ladungsmassen-Mitteltemperatur entsprechen.  

 
Abb. 7-17: Experimentell ermittelte Wärmestromdicht en am Kolben für Homogen-DI-

Verbrennung 
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Werden das Druckmaxima und das Maxima aus den errechneten Ladungsmassen-

Mitteltemperatur verglichen, ergibt sich eine Differenz von 3,4° KW. Bis auf die Mess-

stellen OTE_Ko_4 befinden sich alle Wärmestrommaxima in einem Bereich von -2° KW 

… +2° KW um das Ladungstemperatur-Maximum. Für die Messstelle OTE_Ko_4 wurde 

keine Korrektur infolge eines Auftrags auf der Messstelle durchgeführt (siehe Tab. 7-2). 

Das Maximum der Wärmestromdichte wird jedoch erst 11,4° KW nach dem Tempera-

turmaximum erreicht. Hierbei handelt es sich um einen Strömungs- bzw. Geometrieein-

fluss, welcher schon in den Schleppversuchen und der Strömungssimulation (Abschnitt 

5.4) erkannt wurde. 

Die Berechnung des experimentellen Verlaufes für die Wärmeübergangskoeffizienten 

wurde nach dem gleichen Verfahren, wie in Abschnitt 7.4.3 beschrieben, durchgeführt. 

Dieser ist neben den Verläufen der Wärmeübergangskoeffizienten für die Wärmeüber-

gangsmodelle nach Woschni, Hohenberg und Bargende in Abb. 7-18 dargestellt. We-

gen dem sehr frühen Start der cool-flame-Phase und der damit verbundenen Wärme-

freisetzung, steigt der experimentelle Wärmeübergangskoeffizient stark an. Diesem 

Umstand wird beim Modell von Bargende insbesondere durch den Einfluss des Ver-

brennungsterms am ehesten Rechnung getragen.  

 
Abb. 7-18: Vergleich der Wärmeübergangskoeffiziente n von Experiment und ausgewählten 

Wärmeübergangsmodellen bei Homogen-DI-Verbrennung 

Während dessen im weiteren Verlauf der Reaktion die Wärmeübergangskoeffizienten 

aus den Wärmeübergangsmodellen unter dem Einfluss des steigenden Verbrennungs-

druckes  ansteigen, bleibt der Wärmeübergangskoeffizient aus dem Experiment zurück. 

Der Grund liegt im verzögerten Fortgang der chemischen Reaktionen infolge der hohen 

AGR-Rate und dem damit einhergehendem Sauerstoffmangel. 



7 Wärmeübergänge  106  

 

 
Abb. 7-19: Vergleich der Wandwärme von Experiment u nd ausgewählten Wärmeübergangs-

modellen bei Homogen-DI-Verbrennung 

Der Belag auf der Brennraumoberfläche führt zu einer deutlichen Dämpfung des Wär-

meüberganges. Wie in Abb. 7-19 zu erkennen ist, führt die Schichtkorrektur zu einer 

Verschiebung des Maximums der differentiellen Wandwärme in Richtung früh als auch 

zu deutlich steilerem Ansteigen bzw. Abfallen des Kurvenverlaufes. Wie bereits in Ab-

schnitt 2.3.5 beschrieben, wird vorausgesetzt, dass die Belagschicht die gleiche Wär-

meeindringzahl wie die Brennraumwand besitzt.  

Wie der Verlauf der Wärmeübergangskoeffizienten erwarten lässt, fallen die berechne-

ten, differentiellen Wärmeübergänge im Bereich des OT generell höher aus als das Ex-

periment bzw. der schichtkorrigierte, experimentelle Verlauf. Im Zusammenhang mit der 

berechneten Massenmitteltemperatur und dem Brennverlauf lässt das darauf schließen, 

dass die Eigenschaften der Grenzschicht inklusive der Belagsschicht einen starken 

Wärmeeintrag in die Brennraumwand zu Beginn der Verbrennung (hoher Energieum-
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satzes bis Verbrennungsschwerpunkt) verhindert. Im Weiteren verläuft der Energieum-

satz deutlich langsamer. Mit der Volumenzunahme in der Expansionsphase fällt die 

Temperatur.  

Vom Verlauf her gesehen spiegelt das Wärmeübergangsmodell nach Hohenberg die 

Versuchsergebnisse am besten wieder.  

Die Abweichungen der experimentell ermittelten Wandwärme ohne Schichtkorrektur zu 

den Wandwärmen aus den Berechnungsmodellen sind wie folgt: 

·  Experiment �  Wandwärme nach Woschni:  -3,9% 

·  Experiment �  Wandwärme nach Hohenberg: -6,7% 

·  Experiment �  Wandwärme nach Bargende: -1,2% 

Bezogen auf den Brennverlauf ergeben sich damit folgende Abweichungen: 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Woschni:  1,2% 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Hohenberg: -1,0% 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Bargende:  0,3% 

Die auf der Kolben- und Zylinderkopfoberfläche durch die Verbrennung entstehende 

Schicht (Russ ist es in diesem Fall nicht, wie die fotographische Brennraumaufnahme in 

Abb. 7-3 Bild 3 zeigt) bewirkt eine Verringerung des experimentell ermittelten Wand-

wärmeverlaufs um 5,0%. Bezüglich des Brennverlaufes ergibt sich daraus eine Ände-

rung um 1,0%. 

Auch bei diesem Versuch liegen die Abweichungen für den Brennverlauf durch die un-

terschiedlichen Wärmeübergangsmodelle noch innerhalb der bei Merker et. al [23] an-

gegebenen Genauigkeitsgrenze von ± 5%. 

7.6 Split Combustion 

7.6.1 Druckindizierung und Prozessrechnung 

Dieses teilhomogene Brennverfahren besteht, wie in 3.1.5 beschrieben, aus 2 Teilver-

brennungen, einer homogenen Kompressionszündung und einer nachgelagerten,  hete-

rogenen Verbrennung. Diese beiden Teilverbrennungen sind im Brennverlauf in Abb. 

7-20 oben am deutlichsten sichtbar. Die 2-stufige homogene Verbrennung setzt auf-

grund des Betriebes ohne AGR bei 28° KW v.OT für di e cool flame und 19° KW v.OT 

für die hot flame sehr früh ein. Das Verbrennungsende wird noch in der Kompressions-

phase des Motors (ca. 8° KW v.OT) erreicht. Aus die sem Grunde liegt das Druckmaxi-
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mum (Abb. 7-20 links oben) bei 0,2° KW v.OT exakt a n jenem Punkt, wo auch das 

Druckmaximum des Schleppversuches liegt.  

 

 
Abb. 7-20: Darstellung des indizierten Druckverlauf es und errechneter Größen aus der Pro-

zessanalyse für die Split Combustion 
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Wegen des geringen Lastpunktes von pmi_HD = 3 bar für diese Teilverbrennung wird die 

Betriebsgrenze von dp/d
  < 10 bar/°KW nicht erreicht. 

Mit dem Start der 5. Einspritzung (Bestromungsbeginn 20° KW nach OT) wird die zwei-

te, heterogene Verbrennung eingeleitet. Der Zündverzug ist für diese Verbrennung auf-

grund der Brennwärme durch die homogene Verbrennung gering. Die Verbrennung be-

ginnt 24° KW n.OT. Wegen der späten Lage der Verbre nnung, bringt diese nur einen 

geringen Druckzuwachs im Brennraumdrucksignal. 

Der stufenförmige Summenbrennverlauf in Abb. 7-20 unten weist die Charakteristika 

der jeweiligen Verbrennung auf. Die homogene Teilverbrennung weist einen kurze 

Brenndauer (steiler Anstieg zwischen ca. 15° bis 10 ° KW v.OT ) auf und endet zügig, 

wogegen die heterogene Verbrennung wegen des kurzen Zündverzuges zwar auch ei-

ne kurze Brenndauer zeigt, jedoch einen typischen Ausbrannt-Verlauf zum Ende der 

Verbrennung aufweist. 

Die Entwicklung dieses Brennverfahrens erfolgte, um die hohen HC- und CO-

Emissionen bei der Homogen-DI-Verbrennung zu senken, ohne dabei ein Ansteigen der 

NOx- und Partikel-Werte zu akzeptieren. Weiterhin sollte der Lastbereich unter Berück-

sichtigung der Emissionsvorteile bis in den oberen Teillastbereich erweitert werden. 

Dies ist bei Weiskirch [29] ausführlich dokumentiert. Das Ziel bezügliche der HC- und 

CO-Emissionen konnte mit einer Halbierung der spezifischen Abgaswerte zur Homo-

gen-DI-Verbrennung mit CO = 14,7 g/kWh und HC = 3,15 g/kWh erreicht werden. Die 

NOx- und Partikel-Emissionen sind dadurch jedoch auf FSN = 0,2 und NOx = 1,8 g/kWh 

angestiegen. Wegen der bei diesem Verfahren immer noch hohen Emissionswerte für 

HC und CO, wurden diese nach dem Verfahren aus Abschnitt 7.4.1 bei der Errechnung 

des Analysewirkungsgrades mit berücksichtigt. Dieser errechnet sich unter Nutzung des 

Wärmeüberganges nach Bargende zu 102,3%.  

Wie bereits schon beim Homogen-DI-Verfahren konnte auch hier, aufgrund der ver-

wendeten Einspritzstrategie, ein Wandauftrag beobachtet werden, welche nicht näher 

quantifiziert wurde.  

7.6.2 Oberflächentemperaturmessung 

Zylinderkopf (Abb. 7-21): 

Die zwei Teilverbrennungen zeichnen sich in den gemessenen Temperaturverläufen 

unterschiedlich nieder. Weil die homogene Verbrennung noch in der Kompressionspha-

se abgeschlossen wird, lässt diese sich nicht vom Temperaturanstieg infolge der Ver-
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dichtung im Kurvenverlauf unterscheiden. Interessant erscheint allerdings der Verlauf 

an der Messstelle OTE_ZK_1. In den vorangegangenen Versuchen und auch bei den 

Schleppversuchen fiel die Temperaturänderung immer geringer aus, als bei den Mess-

stellen OTE_ZK_2 bis 4. Die frühe homogene Verbrennung vor OT und die daraus re-

sultierende Zunahme der Gastemperatur führt in Verbindung mit der Kompression der 

Gaswolke bzw. deren Verdrängung aus dem Quetschspalt zu einem intensiven Wär-

meaustausch mit der Brennraumwand in diesem Bereich.  

Die heterogene Teilverbrennung trägt besonders an der Messstelle OTE_ZK_1, aber 

auch an den weiteren drei Messstellen zur Änderung des Temperaturverlaufes bei. Das 

aus der Mulde ausströmende Brenngas wird unter Einwirkung des Strahlimpulses der 5. 

Einspritzung und der Verbrennung entlang der Strahlkeulen Richtung Zylinderkopf be-

wegt. In Abb. 7-23 wird dieser Vorgang durch die Darstellung der geometrischen Ver-

hältnisse zu Beginn der 5. Einspritzung verdeutlicht. 

 

 
Abb. 7-21: Darstellung der normierten Oberflächente mperaturverläufe im Zylinderkopf für die 

Split Combustion 

Kolben (Abb. 7-22): 

Wie bereits für den Zylinderkopf beschrieben, wird die Temperatursteigerung durch die 

in der Kompressionsphase liegende homogene Verbrennung vom Ansteigen der Brenn-

raumtemperatur infolge der Verdichtung überdeckt. Das ist wegen der Raumzündung 

für beide Bereiche (Mulde und Kolbenkrone) zu beobachten. Die zeitlichen Unterschie-

de zwischen einzelnen Messstellen sind auf die unterschiedliche Belagsbildung auf den 



7 Wärmeübergänge  111  

 

Oberflächentemperaturelementen zurückzuführen. Für den weiteren Fortschritt bei den 

normierten Temperaturverläufen lassen sich Unterschiede bezüglich ihrer geometri-

schen Lage (Mulde oder Kolbenkrone) feststellen. Durch die heterogene Teilverbren-

nung werden für die Messstellen OTE_Ko_1 bis 3 in der Kolbenmulde nur geringfügige 

Temperatursteigerungen (1 – 1,5 K) beobachtet. Im Gegensatz dazu steigen die ge-

messenen Temperaturverläufe an den Messstellen in der Kolbenkrone (OTE_Ko_4 bis 

6) deutlich (5 – 6 K) an. Eine Erklärung hierfür liefern die in Abb. 7-23 dargestellten ge-

ometrische Verhältnisse. Wegen des Strahlkegelwinkels von 150° der verwendeten 

Einspritzdüse, der späten Lage der heterogenen Teilverbrennung und dem aus der 

Mulde ausströmenden heißen Verbrennungsgases, welches die Strahlkeulen zusätzlich 

in Strömungsrichtung lenkt, gelangt nahezu kein Kraftstoff in die Kolbenmulde. Der Ein-

spritzstrahl trifft den Muldenrand und die Kolbenkrone. Der Strahlimpuls und Gasströ-

mung bewegen die brennende Ladungsmasse Richtung Laufbuchse. Damit wurde an 

den Messstellen in der Kolbenmulde keine signifikante Temperaturzunahme festgestellt. 

Ein Anstieg der Laufbuchsentemperatur im Vergleich zu den anderen Versuchen (ideal-

homogene Verbrennung, Homogen-DI-Verbrennung) bei pmi_HD = 6 bar konnte mittels 

der installierten Bauteilthermoelemente nachgewiesen werden. 

 
Abb. 7-22: Darstellung der normierten Oberflächente mperaturverläufe im Kolben für die Split 

Combustion 
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Abb. 7-23: Darstellung der geometrischen Verhältnis se zu Beginn der 5. Einspritzung bei Split 

Combustion 

Die Temperaturschnitte in Abb. 7-24 verdeutlichen nochmals die Auswirkungen der he-

terogenen Teilverbrennung auf die absoluten Temperaturen. Besonders dominant ist 

hier der Temperaturverlauf an der Messstelle OTE_Ko_6. Mit Hinblick auf höhere Last-

punkte als den hier Dargestellten von pmi_HD = 6,0 bar, kann sich diese Stelle am Kolben 

als kritisch in Bezug auf die thermische Festigkeit des Kolbens erweisen.  

 
Abb. 7-24: Temperaturschnitte bei Split Combustion 
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Am Zylinderkopf fällt noch der Temperaturunterschied zwischen den rotationssymmet-

risch angeordneten Messstellen OTE_ZK_2 und OTE_ZK_4 auf. Wegen der generell 

höheren Oberflächentemperaturen bei diesem Versuch gegenüber den vorausgegan-

genen Versuchen aus den Abschnitten 7.4 und 7.5, wirkt sich die Lage von OTE_ZK_4 

auf der ‚kühlen’ Einlassseite aus. 

7.6.3 Experimentelle Wandwärme und Wandwärmemodelle  

Der visuelle Vergleich der Brennraumaufnahmen zu Beginn der Versuchsserie und 

nach den Versuchen zur Split Combustion (Abb. 7-3 Bilder 1 und 4) zeigt deutliche 

Russ-Spuren auf der Kolbenkrone und in Teilen der Mulde infolge der heterogenen 

Teilverbrennung. Im Vergleich der entsprechenden Schleppkurven werden die visuellen 

Eindrücke bestätigt. Nach dem Verfahren aus Abschnitt 2.3.5 werden die theoretischen 

Schichtdicken (siehe Tab. 7-2 Spalte 4) bestimmt und bei der Berechnung der experi-

mentellen Wandwärmestromdichten verwendet. 

Die graphische Darstellung der mit den schichtkorrigierten Oberflächentemperaturen 

berechneten Wärmestromdichten zeigt für die homogene Teilverbrennung, dass die 

Maxima vor OT aufgrund der frühen Verbrennung und in einem sehr engen Winkelbe-

reich liegen. Dies ist, wie bei den vorausgegangenen Versuchen aus Abschnitt 7.4 und 

7.5, durch die Raumzündung bei der homogenen Verbrennung begründet.   

 
Abb. 7-25: Experimentell ermittelte Wärmestromdicht en am Zylinderkopf für Split Combustion 

Während dessen am Zylinderkopf die heterogene Teilverbrennung an allen Messstellen 

zu einem Anstieg der Wärmestromdichten führt, ist das am Kolben im wesentlichen nur 

auf den Bereich der Kolbenkrone beschränkt. Dies wurde bereits oben mit den Auswir-
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kungen des Strahlimpulses auf die Strömungsverhältnisse im Brennraum durch die 5. 

Einspritzung erklärt.  

 
Abb. 7-26: Experimentell ermittelte Wärmestromdicht en am Kolben für Split Combustion 

Der Vergleich der Wärmeübergangskoeffizienten für das Experiment mit und ohne 

Russschichtkorrektur (RSK) spiegelt den dämpfenden Charakter der Russschicht wie-

der. Durch die Schichtkorrektur wurden die Maxima der homogenen und heterogenen 

Teilverbrennungen um ca. 10° KW nach früh verschobe n.  

Die Vergleiche der experimentellen Ergebnisse mit den Berechnungen aus den Wär-

meübergangsmodellen für die Wärmeübergangskoeffizienten (Abb. 7-27) und den diffe-

rentiellen Wandwärmeverläufen (Abb. 7-28 oben) zeigen die gleichen Tendenzen. Das 

Wärmeübergangsmodell nach Bargende gibt bis zu Beginn der heterogenen Teilreakti-

on die experimentell ermittelten und Rußschicht-korrigierten Kurvenverläufe gut wieder. 

Offensichtlich sind nach der Schichtkorrektur hier ähnliche Wärmeübergangsbedingun-

gen vorzufinden, wie bei einem Ottomotor, woran das Wärmeübergangsmodells abge-

stimmt worden ist. Die unkorrigierten Verläufe der homogenen Teilreaktion werden be-

tragsmäßig am besten durch das Wärmeübergangsmodell nach Hohenberg dargestellt. 

Jedoch ist hier ein deutlicher Versatz des Maximas zu erkennen.  
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Abb. 7-27: Vergleich der Wärmeübergangskoeffiziente n von Experiment und ausgewählten 

Wärmeübergangsmodellen bei Split Combustion 

Die heterogene Teilverbrennung, welche jedoch zu einem erheblichen Anstieg der 

Wandwärme im Experiment führt, wird von allen Wandwärmemodellen (Woschni, Ho-

henberg, Bargende) nur ungenügend berücksichtigt. Die weit in der Expansionsphase 

liegende heterogene Verbrennung führt bei abnehmendem Druckverlauf zu einem sehr 

geringen Druckanstieg. Wegen der sehr wandnahen Verbrennung bei relativ geringem 

Druck, spiegelt der Druckverlauf den aus den Oberflächentemperaturmessungen er-

rechneten Wandwärmeverlauf in diesem Punkt kaum wieder. Selbst im Wärmeüber-

gangsmodell von Bargende, welches im Verbrennungsterm mit der Durchbrennfunktion 

den Energieumsatz der Verbrennung mit berücksichtigt, kann die experimentell ermittel-

te Wandwärme nicht dargestellt werden. Allen 3 Modellen liegt als ‚Hauptinformation’ für 

den Wandwärmeverlauf das Zylinderdrucksignal zu Grunde. 

Wegen der großen Abweichungen der modellbasierten Wärmeübergangsberechnungen 

zu den experimentellen Ergebnissen (siehe Abb. 7-28 unten) wird an dieser Stelle auf 

Vergleiche der Wandwärmen bzw. deren Auswirkungen auf den Analysewirkungsgrad 

verzichtet.  

Die auf der Kolben- und Zylinderkopfoberfläche durch die Verbrennung entstehende 

Schicht bewirkt eine Verringerung des experimentell ermittelten Wandwärmeverlaufs 

um 19,0%. Bezüglich des Brennverlaufes ergibt sich daraus eine Änderung um 3,6%. 
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Abb. 7-28: Vergleich der Wandwärme von Experiment u nd ausgewählten Wärmeübergangs-

modellen bei Split Combustion 

7.7 Diesel-DI-Verbrennung 

7.7.1 Druckindizierung und Prozessrechnung 

Wie unter Abschnitt 3.1.4 bereits erwähnt, verbirgt sich hinter diesem Brennverfahren 

das konventionelle Dieselbrennverfahren mit Direkteinspritzung. Nach Merker et. al [23] 

wird das Verbrauchsoptimum brennverfahrensunabhängig bei einem Verbrennungs-

schwerpunkt von 8° KW n.OT erreicht. In den Seriena pplikationen liegen diese Umsatz-

schwerpunkte je nach Optimierungsziel (heute in erster Linie Emissionsgesichtpunkte) 

unter Umständen bei Kurbelwinkeln größer 8 °KW n.OT . Das tritt insbesondere dann 

auf, wenn die Verbrennung zur Absenkung der NOx-Emission nach spät verschoben 

wird und die entstehende höhere Partikelemission durch einen Russfilter gesenkt wird.  
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Abb. 7-29: Darstellung des indizierten Druckverlauf es und errechneter Größen aus der Pro-

zessanalyse für die Diesel-DI-Verbrennung 

Wie aus Abb. 7-29 hervor geht, liegt der Verbrennungsschwerpunkt mit 3,2 °KW n.OT 

sehr früh. Dies wurde bewusst so gewählt, um den PM-NOx-Trade off in Richtung mini-
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male Partikel zu verschieben und so den Brennraum während der Versuche möglichst 

wenig zu verrußen. Wegen der hohen Einspritzrate bei 1600 bar Raildruck und der ge-

ringen Last, wurde der Haupteinspritzung eine Voreinspritzung vorgelagert. Damit konn-

te das Verbrennungsgeräusch als Indikator für den Druckanstiegsgradienten deutlich 

gesenkt und die gewählte Belastungsgrenze von dp/d
  > 10 bar/°KW eingehalten wer-

den. Die Emissionswerte wurden auch bei diesem Versuch erfasst. Dabei konnten die 

dieseltypischen, niedrigen Emissionswerte für HC = 0,4 g/kWh und CO = 0,39 g/kWh 

ermittelt werden. Wegen der frühen Verbrennungslage ergab sich eine Schwärzungs-

zahl von FSN = 0,05. Erwartungsgemäß lag die NOx-Emission mit 14,28 g/kWh sehr 

hoch. Wie bei den bisherigen Versuchen auch, wurden auch hier die Anteile an 

unverbrannten Kraftstoff bei der Energiebilanz berücksichtigt. Der Einfluss ist in diesem 

Fall wegen der geringen Werte für HC und CO gering. Es ergibt sich ein Analysewir-

kungsgrad von 101,5% mit dem Wandwärmemodell nach Bargende. 

7.7.2 Oberflächentemperaturmessung 

Zylinderkopf (Abb. 7-30): 

Die gegenüber dem Muldenrand liegenden Messstellen OTE_ZK_2 und OTE_ZK_4 

weisen einen sehr großen Temperaturanstieg durch die Verbrennung auf. Diese ist 

größer als bei den bisherigen betrachteten homogenen und teilhomogenen Brennver-

fahren. Hierfür gibt es 2 Gründe:  

·  Die Messungen wurden in Strahlrichtung ausgeführt. Das bedeutet, dass die 

Ebene der Oberflächentemperatur-Messstellen (auch im Kolben) mit der Mit-

tellinie einer Einspritzstrahl-Achse übereinstimmt. Im Projekt ‚HEDE’ [40], 

welches am gleichen Versuchsmotor am Forschungsinstitut Fahrzeugtechnik 

der HTW Dresden (FH) durchgeführt worden ist, konnten in Strahlrichtung 

höhere Oberflächentemperaturen gemessen werden, als in Zwischenstrahl-

Richtung. Wegen der geringen Drallzahl des Zylinderkopfes sind die Stahl-

verwehungen sehr gering, so dass die sich um die Stahlachse ausbildende, 

brennende Stahlkeule nahezu in der Messebene verharrt. Damit sind die Ent-

fernungen zwischen den Flammen der Strahlkeule und den Messstellen mi-

nimal, womit gute Voraussetzungen für einen großen Wärmeeintrag in die 

Brennraumwand gegeben sind. Folglich kann ein großer Temperaturanstieg 

gemessen werden.  
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·  Auf die Unterschiede zwischen bisher betrachteten homogenen bzw. teilho-

mogenen zu dem hier vorliegenden heterogenen Brennverfahren wurde in 

Abschnitt 2.2 schon eingegangen. Allein die im Vergleich zu den vorange-

gangenen Versuchen hohen NOx-Emissionen durch den Zeldovich-

Mechanismus [41] sind ein Hinweis darauf, dass entlang der brennenden 

Stahlkeulen, lokal begrenzt, deutlich höhere Temperaturen herrschen, als 

das bei der homogenen Verbrennung der Fall ist.  

 
Abb. 7-30: Darstellung der normierten Oberflächente mperaturverläufe im Zylinderkopf für die 

Diesel-DI-Verbrennung 

Kolben (Abb. 7-31): 

Für den Kolben gilt gleiches, wie für den Zylinderkopf bereits beschrieben. Die Mess-

stelle OTE_Ko_3 liegt im Muldengrund lotrecht zur Achse des Einspritzstrahles. Hier 

wurde die höchste Temperatursteigerung im Brennraum gemessen. Die großen Win-

kelunterschiede bei den Lagen der Temperaturmaxima als Ausdruck zeitlicher Unter-

schiede sind zum einen auf die unterschiedliche Berußung der Messstellen zurückzu-

führen (welche für die später Auswertung noch korrigiert werden), aber auch auf den 

Ablauf der Verbrennung. 
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Abb. 7-31: Darstellung der normierten Oberflächente mperaturverläufe im Kolben für die Die-

sel-DI-Verbrennung 

Die Temperaturschnitte in Abb. 7-32 zeigen deutlich, dass die Verbrennung hauptsäch-

lich im Muldengrund (da wo die Messstelle OTE_Ko_3 angeordnet ist) stattfindet. In 

Richtung Zylindermitte ist eine deutliche Abnahme der Temperatursteigerung an den 

entsprechenden Messstellen zu sehen. Dies liegt daran, dass der aus der Düse austre-

tende Kraftstoff erst aufbrechen muss, um sich mit der Luft im Brennraum zu vermi-

schen (Gemischaufbereitung, Zündverzug) und sich erst dann entzünden kann.  

Bezüglich der Lage der Maxima im Quetschspalt ist eine Verbrennung dort wegen der 

Art der Gemischbildung ausgeschlossen. Erst in der Expansionsphase strömt heißes 

Verbrennungsgas dort ein und führt damit auch erst später zu einem Maximum.  
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Abb. 7-32: Temperaturschnitte bei Diesel-DI-Verbren nung 

7.7.3 Experimentelle Wandwärme und Wandwärmemodelle  

Der Vergleich der Brennraumaufnahmen vor der gesamten Versuchsserie und nach 

den Versuchen zur Diesel-DI-Verbrennung (Abb. 7-3, Bilder 1 und 5) zeigt die stärkste 

Berußung der einsehbaren Brennraumwandung. Auch hier wurde über den Vergleich 

der Schleppkurven die theoretische Russschichtdicke bestimmt. Die Abb. 7-33 und Abb. 

7-34 zeigen die Wandwärmestromdichten unter Berücksichtigung der korrigierten 

Schichtdickenverhältnissen. Als auffälligstes Merkmal zeigt sich der auch nach der 

Schichtdickenkorrektur große zeitliche Versatz der Wärmestromdichte-Maxima der 

Messstellen OTE_ZK_1 und OTE_Ko_6, welche sich gegenüberliegend im Quetsch-

spalt befinden. Dieses Resultat bestätigt noch einmal die bereits beschriebene Tatsa-

che, dass erst in der Expansion heißes Brenngas in den Quetschspalt einströmt und zu 

diesem verspäteten Anstieg der Wärmestromdichte führt.  

Der frühe Anstieg der Wärmestromdichte an der Messstelle OTE_ZK_3 ergibt sich aus 

der Verbrennung infolge der Voreinspritzung. Wegen der kurzen Einspritzdauer ist die 

Penetration des Einspritzstahles gering, so dass die Verbrennung unweit der Einspritz-

düse stattfindet. Damit ist auch der frühe, jedoch flache Verlauf der Wärmestromdichte 

an der Messstelle OTE_Ko_1 zu erklären. 
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Abb. 7-33: Experimentell ermittelte Wärmestromdicht en am Zylinderkopf für Diesel-DI-

Verbrennung 

 
Abb. 7-34: Experimentell ermittelte Wärmestromdicht en am Kolben für Diesel-DI-Verbrennung 

Der Vergleich der errechneten Wärmeübergangskoeffizienten aus dem Versuch mit und 

ohne Rußschichtkorrektur (RSK) zu den gewählten Wärmeübergangsmodellen ist in 

Abb. 7-35 dargestellt. Hierbei ergibt sich für den experimentellen Verlauf des Wärme-

übergangskoeffizienten ohne Rußschichtkorrektur und dem Wärmeübergangsmodell 

nach Woschni die beste Übereinstimmung. Das verwundert dahingehend nicht, weil 

Woschni seine empirische Wärmeübergangsgleichung an einem Dieselmotor abge-

stimmt hat. Die Abweichung zwischen dem experimentellen Verlauf ohne Rußschicht-

korrektur und dem Wärmeübergang nach Woschni in der Expansionsphase kann auf 

die frühe Lage der Verbrennung und die damit geringere Berußung des Brennraumes 
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zurückgeführt werden. Dass der Wärmeübergangskoeffizient mit Russschichtkorrektur 

im Vergleich zum Verlauf ohne Rußschichtkorrektur derart stark ansteigt, wurde schon 

bei Huber [1] festgestellt und untersucht. 

 
Abb. 7-35: Vergleich der Wärmeübergangskoeffiziente n von Experiment und ausgewählten 

Wärmeübergangsmodellen bei Diesel-DI-Verbrennung 

Die höheren Wärmeübergangskoeffizienten aus den Experimenten führen zu größeren 

Wandwärmeverlusten, als mit den Wärmeübergangsmodellen berechnet (Abb. 7-36). 

An dieser Stelle muss jedoch nochmals darauf hingewiesen werden, dass die experi-

mentellen Ergebnisse in Strahllage ermittelt worden sind. Eine Übertragung der Resul-

tate aus den Messungen in bzw. zwischen Stahllage aus dem Projekt HEDE [40] er-

scheint nicht sinnvoll, weil an anderen Messstellen gemessen worden ist. Noch bedeu-

tender sind die Unterschiede in den Lastpunkten. Im HEDE-Projekt wurden ausschließ-

lich Volllastpunkte (pmi>18 bar) betrachtet.  

Trotzdem sollen die Abweichungen des experimentellen unkorrigierten Verlaufes der 

Wandwärme zu den Modellverläufen dargelegt werden: 

·  Experiment �  Wandwärme nach Woschni:  -19,0% 

·  Experiment �  Wandwärme nach Hohenberg: -18,2% 

·  Experiment �  Wandwärme nach Bargende: -9,7% 

Bezogen auf den Brennverlauf ergeben sich damit folgende Abweichungen: 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Woschni: -4,4% 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Hohenberg: -4,6% 

·  Experiment �  Brennverlauf mit Wandwärme nach Bargende: -2,3% 
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Abb. 7-36: Vergleich der Wandwärme von Experiment u nd ausgewählten Wärmeübergangs-

modellen bei Diesel-DI-Verbrennung 

 

Die auf der Kolben- und Zylinderkopfoberfläche durch die Verbrennung entstehende 

Schicht bewirkt eine Verringerung des experimentell ermittelten Wandwärmeverlaufs 

um 7,8%. Bezüglich des Brennverlaufes ergibt sich daraus eine Änderung um 2,0%. 

7.8 Ergebnisse der Untersuchungen 

Ein direkter Vergleich der experimentellen Wärmeübergänge der vier untersuchten 

Brennverfahren aus diesem Abschnitt miteinander erscheint trotz vergleichbarer Rand-

bedingungen und der Verwendung des gleichen Versuchsaufbaus nicht sinnvoll. Die 

Spezifika der einzelnen Brennverfahren bezüglich der Gemischaufbereitung und Ver-

brennung sind zu unterschiedlich. Das beweisen die Brennverläufe in den Abb. 7-4, 
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Abb. 7-12, Abb. 7-20 und Abb. 7-29. Die grundlegenden Unterschiede zwischen der 

homogenen und der heterogenen Verbrennung konnten auch messtechnisch in den 

Oberflächentemperaturmessungen dargestellt werden (siehe Abb. 7-7 und Abb. 7-32). 

Wogegen beim homogenen Brennverfahren in Abhängigkeit der Gemischaufbereitung 

und -verteilung nahezu gleiche Temperaturgradienten über den betrachteten Brenn-

raumausschnitt gemessen werden konnten, sind die Temperaturgradienten beim hete-

rogenen Brennverfahren stark unterschiedlich. Um die brennenden Stahlkeulen (z.B. in 

der Kolbenmulde) werden sehr große Temperaturgradienten gemessen, außerhalb der 

Strahlkeulen (z.B. auf der Kolbenmitte unterhalb der Einspritzdüse) sind die Tempera-

turgradienten eher gering.  

Die detaillierten Untersuchungen der homogenen Brennverfahren bzw. für die homoge-

ne Teilverbrennung bei der Split Combustion zeigten nach der Rußschichtkorrektur, 

dass die Maxima der lokalen Wärmestromdichten an den einzelnen Messstellen in ei-

nem sehr engen Winkelbereich auftreten. Praktisch lässt das auf eine gleichmäßige 

Temperaturverteilung im Brennraum schließen, was wiederum als messtechnischer 

Beweis für die Theorie der Raumzündung zu werten ist. Bei der heterogenen Verbren-

nung (Diesel-DI) bzw. Teilverbrennung (Split Combustion) sind die gemessenen Wär-

mestromdichten bezüglich Lage und Betrag stark von geometrischen und strömungs-

technischen Einflüssen geprägt. Somit ergeben sich im Vergleich der Wärmeübergänge 

zwischen heterogener und homogener Verbrennung räumlich und zeitlich deutliche Un-

terschiede.  

Die Untersuchungen bezüglich der Schichtdicken zeigen einen signifikanten Einfluss 

auf den Wärmeübergang. Die Schichtkorrektur führte immer zum Ansteigen der Wand-

wärmeverluste. Im Umkehrschluss dazu wirken sich die durch die Verbrennung entste-

henden Rückstände auf der Brennraumwand positiv auf die thermische Isolation des 

Motors aus. In Tab. 7-3 sind hierzu die prozentualen Unterschiede zw. berußter und 

korrigierter Messung für die untersuchten Brennverfahren dargestellt. Die Stärke und 

Eigenschaft dieser Schicht sind vom Brennverfahren, dem verwendeten Kraftstoff und 

dem Lastpunkt abhängig. Zum letzten Punkt wurden bei Huber [1] sehr umfangreiche 

Untersuchungen angestellt. 

 

 

 



7 Wärmeübergänge  126  

 

Tab. 7-3: Auswirkungen der Schichtkorrektur auf den  experimentellen Wandwärmeübergang 
und Brennverlauf bei den untersuchten Brennverfahre n bei p mi_Hd=6 bar 

Brennverfahren Idealhomogen Homogen-DI Split Combustion Diesel-DI 

experimenteller Wär-
meübergang - 5,0% 19,0% 7,8% 

Brennverlaufsanalyse - 1,0% 3,6% 2,0% 

 

Die Vergleiche der experimentellen Wärmeübergänge mit den Berechnungen aus den 

betrachteten Wärmeübergangsmodellen erfordern für die dargestellten 4 Brennverfah-

ren differenzierte Betrachtungen. Für die homogenen Brennverfahren (Idealhomogen 

und Homogen-DI) konnten im betrachteten Lastpunkt die besten Übereinstimmungen 

mit den Wärmeübergangsmodellen nach Hohenberg und Bargende erzielt werden. Für 

das konventionelle Dieselbrennverfahren  (Diesel-DI) ergab das Wärmeübergangsmo-

dell nach Woschni jedoch nur im Verlauf die beste Übereinstimmung. Im Integral wird 

der Wärmeübergang mit dem Modell nach Bargende am besten wiedergegeben. Der 

Wärmeübergang für das teilhomogene Brennverfahren (Split Combustion) kann mit kei-

nem der 3 untersuchten Wärmeübergangsmodelle für den untersuchten Lastpunkt be-

friedigend beschrieben werden. Ursache dafür ist der geringe Druckzuwachs durch die 

heterogene Teilverbrennung, dem eine sehr wandnahe Verbrennung gegenüber steht. 

Trotz des Einsparungspotentials an Emissionen und der Ausweitung des Lastbereiches 

bis in die obere Teillast (siehe [29]) besitzt das Brennverfahren einen vergleichsweise 

hohen spezifischen Kraftstoffverbrauch. Dieser liegt beim vorgestellten Lastpunkt um 

27% über dem beim Diesel-DI-Brennverfahren. 

Bezüglich den unter Abschnitt 1.1 formulierten Fragen ergibt sich folgendes Ergebnis: 

·  Eine Vergrößerung des Wandwärmeüberganges für homogene Brennverfah-

ren im Vergleich zum heterogenen Brennverfahren konnte aus den vorge-

stellten Versuchen nicht festgestellt werden. Für das teilhomogene Brennver-

fahren wurde eine Zunahme des Wandwärmeverlustes von ca. 13% experi-

mentell ermittelt. 

·  Mit der Einkoppelung der AGR zur Steuerung der homogenen Verbrennung 

und Begrenzung der Druckanstiegsgradienten auf dp/d�  = 10 bar konnte kein 

Wirkungsgradvorteil durch hohe Brennraten erzielt werden. 
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8 Schlussfolgerungen und Ausblick 

Auf der Grundlage der durchgeführten Untersuchungen können folgende Aussagen ge-

troffen werden: 

 Der Wärmeübergang bei der homogenen Verbrennung ist gekennzeichnet durch: 

·  Einen nahezu gleichmäßigen und gleichverteilten Anstieg der Oberflächen-

temperaturen an den Messstellen. 

·  Die lokalen Temperatur- und Wärmestrommaxima werden in einem sehr 

schmalen Winkelbereich erreicht. 

 Der Wärmeübergang bei der heterogenen Verbrennung ist gekennzeichnet durch: 

·  Einen auf die Verbrennungszonen begrenzten Anstieg der Oberflächentem-

peraturen an den Messstellen. 

Die Berechnungen mit den Wärmeübergangsmodellen zeigen: 

·  Für homogene Brennverfahren die beste Übereinstimmung mit den Modellen 

nach Bargende und Hohenberg. 

·  Für das heterogene Brennverfahren die beste Näherung im Verluaf mit dem 

Modell nach Woschni, im Integral mit dem Modell nach Bargende. 

·  Für das untersuchte teilhomogene Brennverfahren keine zielführende Lö-

sung mit den untersuchten Wärmeübergangsmodellen.  

 

Auf Basis der theoretischen und experimentellen Analysen können nachfolgende 

Schlussfolgerungen gezogen werden: 

·  Das Streben nach einer allgemeingültigen, physikalisch basierten Lösung 

des Wärmeüberganges durch eine Beschreibung der bei Bargende [19] be-

reits erwähnten und für den Wärmeübergang relevanten Grenzschicht �  ist 

mit experimentellen Mitteln nach wie vor nicht lösbar. Dazu sind die Einfluss-

faktoren auf die Ausbildung dieser Grenzschicht durch Strömungseinflüsse, 

Gemischbildung, Verbrennung und Verbrennungsrückstände zu mannigfaltig. 

·  Bisher bekannte Wärmeübergangsmodelle sind für OT-nahe Verbrennung im 

Bereich des Zünd-OT entwickelt worden. Besonders durch sehr späte und 

OT-ferne Verbrennung kann mittels dieser Modelle keine zuverlässige Be-

rechnung der Wandwärmeübergänge durchgeführt werden. 

·  Für den Verbrennungsanteil erscheint eine Differenzierung in homogene und 

heterogene Brennverfahren sinnvoll. Zur Beschreibung des homogenen Ver-
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brennungsanteils ist der Druckverlauf und die Durchbrennfunktion aufgrund 

der quasi konstanten Temperaturverteilung über den Brennraum (ähnlich 

dem Bargende-Ansatz) durchaus zweckmäßig. Für die Beschreibung des he-

terogenen Verbrennungsanteils erscheint es nützlich, Einspritzdaten (Spritz-

beginn, Dauer und Strahlkegelwinkel) gepaart mit geometrischen Daten des 

Motors (momentanen Kolbenweg und Bohrung) mit einzubeziehen. Damit ist 

die Flammenausbildung im Brennraum örtlich besser zu beschreiben. 

·  Die Anpassung bestehender halbempirischer Wärmeübergangsmodelle 

durch Einführung weiterer Koeffizienten wird zu keiner physikalisch basierten  

Aussage führen. Die Genauigkeit der Berechnung an einem bestimmten Mo-

tor kann dadurch jedoch verbessert werden. Ob die dadurch erzielte Genau-

igkeit auf andere Motoren übertragbar ist, muss jedoch überprüft werden. 

 

Die im Rahmen des FVV-Clusterprojektes ‚Homogene Dieselverbrennung’ durchgeführ-

ten systematischen Versuche bieten eine umfangreiche Datenbasis für die Neu- 

und/oder Weiterentwicklung von Wärmeübergangsmodellen. Dabei erscheint die bereits 

bei Bargende [13] eingeschlagene Vorgehensweise zur Erstellung einer Wärmeüber-

gangsgleichung zielführend zu sein. Ausgehend von Schleppversuchen mit quasi belag- 

bzw. rußschichtfreiem Brennraum (siehe Anlage 1 und Anlage 2) kann der Wärmeüber-

gang ohne Verbrennungseinfluss in Gleichungsform erfasst werden. Dabei ist von Vor-

teil, dass es keinen Strahlungsanteil durch die Verbrennung gibt. Somit ist der Wärme-

übergang auf die erzwungene Konvektion beschränkt. Diese Arbeiten können durch 3-

D-Strömungssimulationen unterstützt werden, wenn es gelingt, die relevanten Strö-

mungs- und Temperaturgrenzschichten hinreichend gut darzustellen. Nach Mollenhauer 

et al. [71] hat die viskose Grenzschicht eine Dicke von ca. 20 µm und ist damit um den 

Faktor 10³ kleiner als der Bohrungsdurchmesser, was bei der Modellierung eines sol-

chen Sachverhaltes heute noch Probleme bereitet.   

Darauf aufbauend kann dieses Basis-Wärmeübergangsmodell um eine Verbrennungs-

anteil ergänzt werden. Zur Entwicklung und Verifikation eignen sich wiederum die im 

Vorhaben durchgeführten und in Anlage 3 bis Anlage 5 dokumentierten Versuche bei 

homogener Verbrennung und quasi belag- und rußfreier Brennraumoberfläche. 

Als 'Ziel-Wärmeübergangsgleichung' wird eine Term erwartet, welcher die wärmeüber-

gangsrelevante Grenzschicht mit Hilfe von physikalischen Größen beschreibt, die bei 
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der Motorindizierung messbar sind. Damit bleibt dieser Wärmeübergangsterm auch für 

gegenwärtig verwendete Prozessrechnungsprogramme anwendbar. 
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10 Anhang 

10.1 OT-Korrektur 

Basis einer Indizierung am Verbrennungsmotor ist die eindeutige Zuordnung des aufge-

zeichneten Druckverlaufes zu den geometrischen Verhältnissen am Motor. Dazu wurde 

zu Beginn und in regelmäßigen Abständen während der Versuche mittels eines OT-

Sensors AVL 428, dessen ein kapazitives Messverfahren zugrunde liegt, der genaue, 

geometrische Totpunkt bestimmt. Die Differenz zwischen dem OT-Signal des Kurbel-

winkelgebers AVL 364 und dem bestimmten, geometrischen Totpunkt ist im 

Indiziersystem hinterlegt und gespeichert worden. Jeder indizierte und aufgezeichnete 

Messfile wird danach OT-korrigiert abgelegt. 

10.2 Nulllinienfindung 

Für die Brennraumdruckindizierung wurde ein piezoelektrischer Sensor Kistler 7061B 

verwendet. Dieser Sensor bildet Relativdrücke ab. Für die nachfolgende Prozessrech-

nung (DVA) ist der Absolutdruckverlauf zwingend notwendig. Daher ist eine Korrektur 

der aufgezeichneten Druckkurve notwendig. Bei BARGENDE [13] wurde diesbezüglich 

bereits eine Bewertung bereits existierende Verfahren durchgeführt und ein verbesser-

tes Verfahren hinsichtlich der Genauigkeit beschrieben: 

Als Basis dient hierzu das Verfahren nach HOHENBERG [12]  (Gl. 10-1), Abb. 10-1).  

Dieses Verfahren zeichnet sich gegenüber dem Verfahren der Nulllinienkorrektur bei ES 

dadurch aus, dass  

·  nur Druck-Werte aus der Kompressionskurve an zwei definierten Stellen 

(100°KW v.OT und 65°KW v.OT) benötigt werden. 

·  Fehler, welche sich bei der Bestimmung des Ladedruckes bei ES insbeson-

dere bei Einzylindermotoren ergeben, ausgeschlossen sind.  

Mit diesem vorkorrigierten Zylinderdruckverlauf wurde eine Brennverlaufsrechnung mit 

dem Wärmeübergangsmodell nach Hohenberg durchgeführt. Dabei ist die Nulllinie des 

Zylinderdruckverlaufs solange verschoben worden, bis die Abweichung des Summen-

brennverlaufs innerhalb einer Grenze von 1% bezogen auf die durchschnittlich für ein 

Arbeitsspiel in den Brennraum eingebrachte Energiemenge lag. Wegen der sehr unter-

schiedlichen Brennverfahren mit Ihren entsprechenden Gemischaufbereitungsstrategien 
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wurde jeweils ein Betrachtungsintervall gewählt, wo selbstverständlich noch keine Ver-

brennung, aber auch keine Einspritzereignisse auftraten.  
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Abb. 10-1: Nulllinienfindung nach HOHENBERG [12] 

10.2.1 Bestimmung des Verbrennungsbeginnes 

Der Verbrennungsbeginn ist die erste positive, sichtbare Abweichung des Zylinder-

druckverlaufes eines Verbrennungsmotors von seinem Schleppverlauf. Auf Basis dieser 

Aussage sind auch die charakteristischen Punkte ‚Start der TTR’ und ‚Start der HTR’ 

bei der homogenen Verbrennung grafisch bestimmt worden. Zur besseren Visualisie-

rung dieser Punkte wurden jeweils die Gradienten des Zylinderdruckverlaufes genutzt 

(Abb. 10-2). Dieses aufwendige und nicht automatische Verfahren macht sich deshalb 

notwendig, weil insbesondere bei niedrigen Lasten der Energieumsatz zwischen ‚Start 

TTR’ und ‚Start HTR’ < 2% ist. Damit lässt die ‚mathematische Rauhigkeit’ der Prozess-

rechnung (DVA) keine exakte numerische Bestimmung zu. 
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Abb. 10-2: Bestimmung der Reaktionsbeginne (äußere Gemischbildung) 

10.3 Bestimmung des thermodynamischen Verdichtungs-

verhältnisses 

Die geometrische Ermittlung des Kompressionsvolumens ist, insbesondere für die Ver-

wendung bei der Prozessrechnung, zu ungenau. Sicher ist mit den zum Stand der 

Technik gehörenden Tools, wie 3-D-CAD, die geometrische Bestimmung möglich, wer-

den dabei aber Fertigungs- und Montagetoleranzen, blowby-Verluste und der Wärme-

verlust durch den motorischen Kreisprozess nicht berücksichtigt. Aus diesem Grund 

wird bei der Prozessrechnung mit dem thermodynamischen Verdichtungsverhältnis � th 

gearbeitet. Dieses wurde nach dem Verfahren nach BARGENDE [13] bestimmt. Als 

Wärmeübergangsmodell für die Berechnung wurde das Modell nach HOHENBERG [12] 

verwendet. Der Grund für diese Auswahl ist in Abschnitt 3.2 erläutert. Weil dieses � th 

wegen der blowby- und Wärmeübergangsverluste vom Drehzahl, Ladedruck, Ladeluft-

temperatur abhängig ist, wurde für jeden zu berechnenden Betriebspunkt das zugehöri-

ge � th aus dem zu-gehörigen Schlepppunkt bestimmt. 
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10.4 Versuchsmatrizen 

Kolben: � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 40°C 

Ladedruck / 
Drehzahl 

1000 min -1 1250 min -1 1500 min -1 1750 min -1 

300 mbar MP_01_40_17  MP_02_40_17 MP_03_40_17 MP_04_40_17 

800 mbar MP_05_40_17  MP_06_40_17 MP_07_40_17 MP_08_40_17 

1600 mbar MP_09_40_17  MP_10_40_17 MP_11_40_17 MP_12_40_17 

2000 mbar MP_13_40_17  MP_14_40_17 MP_15_40_17 MP_16_40_17 
 

Kolben: � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 60°C 

Ladedruck / 
Drehzahl 

1000 min -1 1250 min -1 1500 min -1 1750 min -1 

300 mbar MP_01_60_17  MP_02_60_17 MP_03_60_17 MP_04_60_17 

800 mbar MP_05_60_17  MP_06_60_17 MP_07_60_17 MP_08_60_17 

1600 mbar MP_09_60_17  MP_10_60_17 MP_11_60_17 MP_12_60_17 

2000 mbar MP_13_60_17  MP_14_60_17 MP_15_60_17 MP_16_60_17 
 

Kolben: � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Ladedruck / 
Drehzahl 

1000 min -1 1250 min -1 1500 min -1 1750 min -1 

300 mbar MP_01_80_17  MP_02_80_17 MP_03_80_17 MP_04_80_17 

800 mbar MP_05_80_17  MP_06_80_17 MP_07_80_17 MP_08_80_17 

1600 mbar MP_09_80_17  MP_10_80_17 MP_11_80_17 MP_12_80_17 

2000 mbar MP_13_80_17  MP_14_80_17 MP_15_80_17 MP_16_80_17 
 

Anlage 1: Schleppmatrizen für Kolben � geo = 17,25 
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Kolben: � geo = 14,7  

Ladelufttemperatur: 40°C 

Ladedruck / 
Drehzahl 

1000 min -1 1250 min -1 1500 min -1 1750 min -1 

600 mbar MP_01_40_14  MP_02_40_14 MP_03_40_14 MP_04_40_14 

1200 mbar MP_05_40_14  MP_06_40_14 MP_07_40_14 MP_08_40_14 
 

Kolben: � geo = 14,7 

Ladelufttemperatur: 60°C 

Ladedruck / 
Drehzahl 

1000 min -1 1250 min -1 1500 min -1 1750 min -1 

600 mbar MP_01_60_14  MP_02_60_14 MP_03_60_14 MP_04_60_14 

1200 mbar MP_05_60_14  MP_06_60_14 MP_07_60_14 MP_08_60_14 
 

Kolben: � geo = 14,7  

Ladelufttemperatur: 80°C 

Ladedruck / 
Drehzahl 

1000 min -1 1250 min -1 1500 min -1 1750 min -1 

600 mbar MP_01_80_14  MP_02_80_14 MP_03_80_14 MP_04_80_14 

1200 mbar MP_05_80_14  MP_06_80_14 MP_07_80_14 MP_08_80_14 
 

Anlage 2: Schleppmatrizen für Kolben � geo = 14,7 
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Kolben � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 60°C 

Drehzahl: 1000 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

300 mbar 01_ 
601017 

02_ 
601017 

03_ 
601017 

04_ 
601017 

05_ 
601017 

06_ 
601017 

07_ 
601017 

08_ 
601017 

500 mbar 09_ 
601017 

10_ 
601017 

11_ 
601017 

12_ 
601017 

13_ 
601017 

14_ 
601017 

15_ 
601017 

16_ 
601017 

700 mbar 17_ 
601017 

18_ 
601017 

19_ 
601017 

20_ 
601017 

21_ 
601017 

22_ 
601017 

23_ 
601017 

24_ 
601017 

900 mbar 
25_ 

601017 
26_ 

601017 
27_ 

601017 
28_ 

601017 
29_ 

601017 
30_ 

601017 
31_ 

601017 
32_ 

601017 
 

Kolben � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 60°C 

Drehzahl: 1250 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit 

S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

300 mbar 
01_ 

601217 
02_ 

601217 
03_ 

601217 
04_ 

601217 
05_ 

601217 
06_ 

601217 
07_ 

601217 
08_ 

601217 

500 mbar 
09_ 

601217 
10_ 

601217 
11_ 

601217 
12_ 

601217 
13_ 

601217 
14_ 

601217 
15_ 

601217 
16_ 

601217 

700 mbar 17_ 
601217 

18_ 
601217 

19_ 
601217 

20_ 
601217 

21_ 
601217 

22_ 
601217 

23_ 
601217 

24_ 
601217 

900 mbar 25_ 
601217 

26_ 
601217 

27_ 
601217 

28_ 
601217 

29_ 
601217 

30_ 
601217 

31_ 
601217 

32_ 
601217 

         

Kolben � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 60°C 

Drehzahl: 1500 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit 

S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

300 mbar 01_ 
601517 

02_ 
601517 

03_ 
601517 

04_ 
601517 

05_ 
601517 

06_ 
601517 

07_ 
601517 

08_ 
601517 

500 mbar 
09_ 

601517 
10_ 

601517 
11_ 

601517 
12_ 

601517 
13_ 

601517 
14_ 

601517 
15_ 

601517 
16_ 

601517 

700 mbar 
17_ 

601517 
18_ 

601517 
19_ 

601517 
20_ 

601517 
21_ 

601517 
22_ 

601517 
23_ 

601517 
24_ 

601517 

900 mbar 
25_ 

601517 
26_ 

601517 
27_ 

601517 
28_ 

601517 
29_ 

601517 
30_ 

601517 
31_ 

601517 
32_ 

601517 
 

Anlage 3: Versuchsmatrizen für Kolben � geo = 17,25 und 60°C Ladelufttemperatur 
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Kolben � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Drehzahl: 1000 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

300 mbar 01_ 
801017 

02_ 
801017 

03_ 
801017 

04_ 
801017 

05_ 
801017 

06_ 
801017 

07_ 
801017 

08_ 
801017 

500 mbar 09_ 
801017 

10_ 
801017 

11_ 
801017 

12_ 
801017 

13_ 
801017 

14_ 
801017 

15_ 
801017 

16_ 
801017 

700 mbar 17_ 
801017 

18_ 
801017 

19_ 
801017 

20_ 
801017 

21_ 
801017 

22_ 
801017 

23_ 
801017 

24_ 
801017 

900 mbar 
25_ 

801017 
26_ 

801017 
27_ 

801017 
28_ 

801017 
29_ 

801017 
30_ 

801017 
31_ 

801017 
32_ 

801017 
 

Kolben � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Drehzahl: 1250 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit 

S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

300 mbar 
01_ 

801217 
02_ 

801217 
03_ 

801217 
04_ 

801217 
05_ 

801217 
06_ 

801217 
07_ 

801217 
08_ 

801217 

500 mbar 
09_ 

801217 
10_ 

801217 
11_ 

801217 
12_ 

801217 
13_ 

801217 
14_ 

801217 
15_ 

801217 
16_ 

801217 

700 mbar 17_ 
801217 

18_ 
801217 

19_ 
801217 

20_ 
801217 

21_ 
801217 

22_ 
801217 

23_ 
801217 

24_ 
801217 

900 mbar 25_ 
801217 

26_ 
801217 

27_ 
801217 

28_ 
801217 

29_ 
801217 

30_ 
801217 

31_ 
801217 

32_ 
801217 

         

Kolben � geo = 17,25 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Drehzahl: 1500 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit 

S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

300 mbar 01_ 
801517 

02_ 
801517 

03_ 
801517 

04_ 
801517 

05_ 
801517 

06_ 
801517 

07_ 
801517 

08_ 
801517 

500 mbar 
09_ 

801517 
10_ 

801517 
11_ 

801517 
12_ 

801517 
13_ 

801517 
14_ 

801517 
15_ 

801517 
16_ 

801517 

700 mbar 
17_ 

801517 
18_ 

801517 
19_ 

801517 
20_ 

801517 
21_ 

801517 
22_ 

801517 
23_ 

801517 
24_ 

801517 

900 mbar 
25_ 

801517 
26_ 

801517 
27_ 

801517 
28_ 

801517 
29_ 

801517 
30_ 

801517 
31_ 

801517 
32_ 

801517 
 

Anlage 4: Versuchsmatrizen für Kolben � geo = 17,25 und 80°C Ladelufttemperatur 

 



10 Anhang  144  

 

Kolben � geo = 14,7 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Drehzahl: 1000 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

600 mbar 01_ 
801014 

02_ 
801014 

03_ 
801014 

04_ 
801014 

05_ 
801014 

06_ 
801014 

07_ 
801014 

08_ 
801014 

850 mbar 09_ 
801014 

10_ 
801014 

11_ 
801014 

12_ 
801014 

13_ 
801014 

14_ 
801014 

15_ 
801014 

16_ 
801014 

1100 mbar  17_ 
801014 

18_ 
801014 

19_ 
801014 

20_ 
801014 

21_ 
801014 

22_ 
801014 

23_ 
801014 

24_ 
801014 

 

Kolben � geo = 14,7 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Drehzahl: 1250 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit 

S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

600 mbar 
01_ 

801214 
02_ 

801214 
03_ 

801214 
04_ 

801214 
05_ 

801214 
06_ 

801214 
07_ 

801214 
08_ 

801214 

850 mbar 
09_ 

801214 
10_ 

801214 
11_ 

801214 
12_ 

801214 
13_ 

801214 
14_ 

801214 
15_ 

801214 
16_ 

801214 

1100 mbar  
17_ 

801214 
18_ 

801214 
19_ 

801214 
20_ 

801214 
21_ 

801214 
22_ 

801214 
23_ 

801214 
24_ 

801214 
         

Kolben � geo = 14,7 

Ladelufttemperatur: 80°C 

Drehzahl: 1500 min-1 

Ladedruck/  
Taktzeit S 1 7 ms 8 ms 9 ms 10 ms 11 ms 12 ms S 2 

600 mbar 01_ 
801514 

02_ 
801514 

03_ 
801514 

04_ 
801514 

05_ 
801514 

06_ 
801514 

07_ 
801514 

08_ 
801514 

850 mbar 09_ 
801514 

10_ 
801514 

11_ 
801514 

12_ 
801514 

13_ 
801514 

14_ 
801514 

15_ 
801514 

16_ 
801514 

1100 mbar  17_ 
801514 

18_ 
801514 

19_ 
801514 

20_ 
801514 

21_ 
801514 

22_ 
801514 

23_ 
801514 

24_ 
801514 

 

Anlage 5: Versuchsmatrizen für Kolben � geo = 14,7 und 80°C Ladelufttemperatur 
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Lebenslauf 

Name:   Thomas Emmrich 

Geburtstag:   02.02.1969 

Geburtsort:   Dresden 

Staatsangehörigkeit: deutsch 

Familienstand:   verwitwet 

 

Schulbildung: 

1975 – 1985 34. Polytechnische Oberschule Dresden 

1985 – 1988 Berufsausbildung mit Abitur zum Metallurgen für Walzwerkstechnik, 

Fachrichtung Pressen und Schmieden an der Berufsschule des  VEB 

Edelstahlwerk Freital  

 

Wehrdienst: 

1988 – 1990 Unteroffizier auf Zeit bei der NVA der DDR 

 

Studium: 

1990 – 1996 Studiengang Maschinenbau, Studienrichtung konstruktiver Maschinen-

bau, Vertiefungsrichtung Kraftfahrzeugtechnik an der Technischen Uni-

versität Dresden 

 Abschluss: Diplom-Ingenieur 

 Diplom-Arbeit zum Thema 'Auslegung eines Magnetventils zur Steue-

rung der Dieseleinspritzung' bei l’orange-einspritzgeräte Dresden 

GmbH & Co.KG 

 

Beruflicher Werdegang: 

1996 – 2002  Konstrukteur bei Dresdner Einspritzgeräte Dresden GmbH & Co.KG 

seit 2002 wissenschaftlicher Mitarbeiter am Forschungsinstitut Fahrzeugtechnik 

der Hochschule für Technik und Wirtschaft Dresden 

 

Dresden, den 6. Januar 2010 


