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Kurzfassung 
 
Im dynamischen Motorbetrieb treten Betriebszustände auf, die im Vergleich zum stationären 
Motorbetrieb einen Mehrverbrauch und erhöhte Emissionen nach sich ziehen. Diese Arbeit 
greift diese Thematik für eine detaillierte, exemplarische Betrachtung eines mittelschnelllau-
fenden Schiffsdieselmotors auf. Reale Anwendungsbeispiele des adressierten maritimen Sek-
tors sind die hochdynamischen Schiffsmanöver, die sich durch ständig wechselnde Maschi-
nenkommandos und Bewegungszustände des Schiffes auszeichnen. Daraus ergibt sich ein 
Betriebsprofil mit einem stark fluktuierenden Energiebedarf für die Vortriebs- und Steueror-
gane und somit schließlich der Hauptmaschinen zur Energiebereitstellung. Mit den im Rahmen 
dieser Arbeit vorgestellten Methoden können die Hintergründe für den Verbrauchs- und Emis-
sionsanstieg analysiert, Potentiale identifiziert und Maßnahme zur Optimierung abgeleitet wer-
den. Sowohl für bestehende als auch zukünftige Energiesysteme können mit dieser Hilfe Be-
triebs- und Nutzungsstrategien zur Brennstoffeinsparung und Emissionsreduktion angepasst, 
fortwährend optimiert oder potentielle Systemerweiterungen bewertet werden. 
Daraus leitet sich das Ziel dieser Arbeit ab, ein valides Simulationswerkzeug zu entwickeln, 
welches den Betrieb und die Nutzung aktueller und potentiell neuer Schiffsdieselmotoren effi-
zienter, verbrauchssparender sowie sauberer und umweltfreundlicher gestaltet. Dieses Werk-
zeug hebt sich insofern von den im wissenschaftlichen Kontext bestehenden Modellansätzen 
ab, den dynamischen Betrieb insbesondere hinsichtlich der Zielgrößen Kraftstoffverbrauch 
und Schadstoffemissionen abbilden und vorhersagen zu können. Die dazu angewandte Me-
thodik sieht im ersten Schritt eine Charakterisierung der dynamischen Betriebszustände durch 
experimentelle Untersuchungen am Motorprüfstand vor, bevor mit diesem Verständnis ein de-
tailliertes, dynamisches Motorprozessmodell umgesetzt wird. 
Auf Basis der hochgenau aufgelösten Messdaten für die beiden typischen Modi des Genera-
tor- und Propellerbetriebs konnten die charakteristischen Unterschiede zwischen stationärer 
und transienter Maschinenführung herausgestellt werden. Der dynamische Betrieb kann im 
Ergebnis zu einem kurzzeitig erhöhten Verbrauch und zu signifikanten Partikelemissionen füh-
ren. Diese Effekte sind auf der Propellerkurve deutlicher ausgeprägt. Außerdem werden Mess-
daten zur Partikelgrößenverteilung im dynamischen Betrieb präsentiert. 
Die Umsetzung des detaillierten Prozessmodells bezieht verschiedene für die transiente Be-
triebsführung relevante Aspekte ein. Dazu ist ein Netzwerk für die thermischen Trägheiten 
implementiert. Ferner berücksichtigt werden die Massenträgheiten der wichtigsten Motorkom-
ponenten, der Medien im Ladeluft- und Abgaspfad, der Trägheiten des Turboladers sowie die 
der Reglerarchitektur. Hinzukommen spezielle Modifizierungen für die Brennraten- und Emis-
sionsmodellierung. Eine aufwendige Kalibrierung und Validierung mit Hilfe der Messdatenba-
sis und fortschrittlicher evolutionärer Optimierungsalgorithmen sichert die Vorhersagefähigkeit 
ab. Die Leistungsfähigkeit des Prozessmodells wird in verschiedenen Anwendungsrechnun-
gen demonstriert, ein reales Szenario eines Hafenmanövers nachgerechnet. Potentialanaly-
sen zum Einfluss des Nutzerverhaltens und zur thermodynamischen Entkopplung des Turbo-
laders mit elektrischer Leistungsunterstützung quantifizieren den möglichen Verbrauchsvorteil 
und die Emissionsreduzierung dieser Maßnahmen. Auch vor dem Hintergrund zunehmender 
Systemkomplexität, die aus steigenden Anforderungen zur Abgasnachbehandlung resultiert 
oder mit den zusätzlichen Freiheitsgraden von Hybridisierungen oder Systementkopplungen 
verbunden sind, kann das geschaffene Simulationswerkzeug einen wertvollen Beitrag leisten. 
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Abstract 
 
During transient engine operation, operating conditions occur that result in increased fuel con-
sumption and emissions compared to steady-state engine operation. This thesis deals this 
issue for a detailed, exemplified investigation of a medium-speed marine diesel engine. Real 
application examples of the addressed maritime sector are the highly dynamic ship maneu-
vers, which are characterized by many varying engine commands and states of motion of the 
vessel. For the propulsion and control systems and thus finally for the energy supplying main 
engines, this results in an operating profile with a highly fluctuating energy demand. With the 
presented methods, the background for increasing fuel consumption and emissions can be 
analyzed, potentials can be identified and measures for optimization can be derived. For both 
existing and prospective energy systems, operating and utilization strategies can be adapted, 
continuously optimized or potential system expansions can be evaluated to save fuel and re-
duce emissions with this help. 
The scope of this work is to develop a valid simulation tool that enables the operation and use 
of current and potentially new marine diesel engines to be made more efficient, cleaner and 
more environmentally friendly. In contrast to existing model approaches in the scientific con-
text, this tool is particularly able to represent and predict dynamic operation with regard to the 
variables of fuel consumption and pollutant emissions. The methodology used for this purpose 
involves the characterizing of dynamic operating conditions by means of experimental investi-
gations on an engine test bed. By using this understanding based on measurement data, a 
detailed, dynamic engine process model is implemented. 
Based on the highly resolved measurement data for the typical generator and propeller mode, 
the characteristic differences between steady-state and transient machine operation can be 
highlighted. As a result, dynamic operation can lead to briefly increased fuel consumption and 
significant higher particulate matter. These effects are more pronounced on the propeller 
curve. In addition, measurement data on particle size distribution in dynamic operation are 
presented. 
The implementation of the detailed process model considers various aspects relevant for tran-
sient operation. For this purpose, the inertias of the most important mechanical components, 
the media in the charge air and exhaust gas paths, the turbocharger and the governor archi-
tecture are taken into account. Also, a thermal network approach connects the temperatures 
behavior of most components. In addition, special modifications are made for combustion rate 
and emission modeling. Using the measurement database extensive calibration and validation 
in combination with advanced evolutionary optimization algorithms ensure a good predictive 
capability. The performance of the model is demonstrated in various calculations with practical 
background, e. g. a recalculation of a port maneuver as real scenario. Potential analyses on 
the influence of user behavior and on the thermodynamic decoupling of the turbocharger with 
electrical power assistance quantify the possible fuel consumption advantage and emission 
reduction of these measures. The simulation tool created can also make a valuable contribu-
tion against the background of increasing system complexity which is caused by increasing 
requirements for exhaust gas aftertreatment or associated with the additional degrees of free-
dom of hybridization or system decouplings. 
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Abkürzungsverzeichnis 

Abk.  Bedeutung 
 
AIS  Automatisches Identifikationssystem 
AÖ  Auslass öffnet 
ASP  Arbeitsspiel 
ATL  Abgasturbolader 
Azipull  Antriebsstrahlruder mit Zugpropeller 
B1 bis B6  charakteristische Punkte des Ersatzbrennverlaufes 
BB  Bestromungsbeginn 
BD  Brenndauer 
BV  Brennverlauf 
BE  Bestromungsende 
CFD  Computational Fluid Dynamics 
CO  Kohlenmonoxid 
CO2  Kohlendioxid 
CPP  Controlable Pitch Propeller (Verstellpropeller) 
DIN  Deutsches Institut für Normung 
DNV-GL  Det Norske Veritas und Germanischem Loyd 
DV  Druckverlauf 
DVA  Druckverlaufsanalyse 
E1 bis E4  charakteristische Punkte des Ersatzeinspritzverlaufes 
EBV  Ersatzbrennverlauf 
ECA  Emission Controle Areas 
EESV  Ersatzeinspritzverlauf 
EN  Europäische Norm 
EPA  Environmental Protection Agency 
ES  Einlass schließt 
EU  Europäische Union 
EV  Einspritzverlauf 
FSN  Filter Smoke Number 
H2O  Wasser 
HC  Kohlenwasserstoffe 
HCN  Cyanwasserstoff 
HD  Hochdruckphase 
IMO  International Maritime Organization 
ISO  International Organization for Standardization 
KW  Kurbelwinkel 
KWvZOT  Kurbelwinkel vor dem oberen Totpunkt der Zündung 
LL  Ladeluft 
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Lkw  Lastkraftwagen 
MP  Messpunkt 
MPI  Message Passing Interface 
N2  Stickstoff 
NASA  National Aeronautics and Space Administration 
Nkw  Nutzkraftwagen 
NO  Stickstoffmonoxid 
NO2  Stickstoffdioxid 
NOx  Stickoxide 
NRSC  Non-road Stationary Cycle 
NRTC  Non-road Transient Cycle 
NV  Nachverbrennung 
OT  Oberer Totpunkt 
O2  Sauerstoff 
PAK  Polyzyklische aromatische Kohlenwasserstoffe 
Pkw  Personenkraftwagen 
PH-EBV  Polygonhyberbel-Ersatzbrennverlauf 
PM  Partikelemissionen 
RDE  Real Driving Emissons 
SB  Spritzbeginn 
SBV  Summenbrennverlauf 
SD  Spritzdauer 
SE  Spritzende/Einspritzende 
SOx  Schwefeloxide 
SV  Spritzverzug 
US  United States 
UT  Unterer Totpunkt 
VB  Verbrennungsbeginn 
VD  Verbrennungsdauer 
VE  Verbrennungsende 
ViViHyp  Vibe-Vibe(integral)-Hyperbel  
WHSC  World Harmonized Stationary Cycle 
WHTC  World Harmonized Transient Cycle 
ZOT  Zünd-OT 
ZV  Zündverzug 
 

Formelverzeichnis 

Symbol Einheit Bedeutung 
 

α W/(m² K) Wärmeübergangskoeffizient 
αx °KW Umsatzpunkt von x % der Kraftstoffmasse 
∆φ °KW Kurbelwinkeldifferenz 
∆ℎ J/kg spezifische Enthalpie 
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∆t s Zeitdifferenz 
λ - Luftverhältnis 
λF - Thermische Leitfähigkeit 
λl - Liefergrad 
λR - Rohrleitungszahl 
Π - Druckverhältnis 

κ - Isentropenexponent 
𝜁 - Dimensionslose Verlustziffer 
𝜉𝐵 J/°KW Brennrate 
𝜓 - Durchflussfunktion 
𝜓𝑖 - Molanteil des Stoffes i in der Mischung 
φ °KW Kurbelwellenwinkelangabe 
η - dynamische Viskosität 
ηe - effektiver Wirkungsgrad 
ηi - indizierter Wirkungsgrad 
ηm - mechanischer Wirkungsgrad 
ηu - Umsetzungsgrad 
ρ kg/m³ Dichte 
τ s Zeit 
𝜔 rad/s Winkelgeschwindigkeit 
Φi  Simulationsergebnis (während Kalibrierung / Validierung) 
Θ  Modellparameter (während Kalibrierung / Validierung) 
 
a - Ersatzbrennverlaufsfaktor für den Umsetzungsgrad 
b - Hyperbelparameter 
cm m/s mittlere Kolbengeschwindigkeit 
cp J/(kg K) spezifische Wärmekapazität (isobar) 
cv J/(kg K) spezifische Wärmekapazität (isochor) 
d m Durchmesser 
di m innerer Ventildurchmesser 
dDüse m Düsendurchmesser 
dTr,0 m Anfangstropfendurchmesser 
g m/s Erdbeschleunigung 
h J/kg spezifische Enthalpie 
hHyp - Hyperbelparameter (des Hyperbel-Ersatzbrennverlaufs) 
hv - maximaler Ventillift 
k m³/(kmol s) Geschwindigkeitskonstante 
l m Länge / Rohrlänge 
m kg Masse 
mVibe - Formfaktor (bei der Vibe-Funktion) 
ṁ kg/s Massenstrom 
nM min-1 Motordrehzahl 
p Pa Druck 
pm,e bar effektiver Mitteldruck 
pm,i bar indizierter Mitteldruck 
pRail bar Einspritzdruck 
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r m Radius 
sT m/s turbulente Brenngeschwindigkeit 
t s Zeit 
u J/kg spezifische innere Energie 
u m/s Strömungsgeschwindigkeit 
uTropfen,0 m/s mittlere Tropfengeschwindigkeit 
w kg/kg Massenbruch 
wgas m/s Gasgeschwindigkeit 
wk  Wichtungsfaktor (während Kalibrierung / Validierung) 
x - Anteil 
z - Zylinderzahl 
z m Höhendifferenz / Höhenniveau 
 
 
A m² Fläche 
A - Kalibrierungsfaktor des Zweizonenmodells 
ANO - Kalibrierungsfaktor des Stickoxidmodells 
ARuß,Bildung - Kalibrierungsfaktor des Rußmodells 
B - empirische Funktion des Zweizonenmodells 
Bq - Transferzahl nach Spalding 
C - Modellkonstante 
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Cd - Strömungsbeiwert 
Ea J äußere Energie 
EA J Aktivierungsenergie 
fi N/m³ Kraftdichte 
H J Enthalpie 
𝐻̇ W Enthalpiestrom 
∆HR J Reaktionsenthalpie 
Hu J/kg unterer Heizwert 
K - Normierungsfaktor 
KZV,Vd m²/s Verdampfungskonstante 
L  Luftverhältnisparameter des Zweizonenmodells 
Lmin kgLuft/kgKr Mindestluftbedarf 
M kg/kmol Molmasse 
Nu - Nußeltzahl 
P W Leistung 
Pr - Prandlzahl 
𝑄̇ W Wärmestrom 
𝑄̇𝐵 J/°KW Brennrate 
QB J freigesetzte Energie (bei der Verbrennung) 
r  Abweichung (während Kalibrierung / Validierung) 
R J/(kg K) Individuelle Gaskonstante 
𝑅̇ g/(cm² s) Reaktionsrate 
Re - Reynoldszahl 
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T K Temperatur 
U J innere Energie 
V m³ Volumen 
Vc m³ Schadvolumen 
Vh m³ Hubvolumen 
W J technische Arbeit 
Z - Kompressibilitätsfaktor 
z  Messdatenwert (während Kalibrierung / Validierung) 

 
 
 
Indizes 
 
Index  Bedeutung 
 

a  abgeführt 
aus  austretend, ausströmend 
bb  Blow-by 
chem  chemisch 
diff  diffusionsgesteuert 
ein  eintretend, einströmend 
e  effektiv 
fl  flüssig 
gl, global  global 
ges  gesamt 
geo  geometrisch 
is  isentrop 
kor  korrigiert 
krit  kritisch 
l, lokal  lokal 
min  minimal 
max  maximal 
mix  Mischung 
opt  optimal 
phy  physikalisch 
pre, prem  premixed (vorgemischt) 
ref  Referenzwert 
red  reduziert 
rück  rückwärts 
u  unterer 
unv  unverbrannt 
ver  verbrannt 
vorw.  vorwärts 
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A  Aktivierung 
ATL  Abgasturbolader 
BB  Brennbeginn 
Diss  Dissipation 
DV  Druckverhältnis 
EV  Expansionsverhältnis 
Hyp  Hyperbel 
Kr  Kraftstoff 
L  Ladeluft 
Mot  Motor 
RG  Restgas 
SB  Spritzbeginn 
T  Turbolader 
V  Verdichter 
VB  Verbrennungsbeginn 
VD  Verbrennungsdauer 
W  Wand 
Z  Zone 
ZV  Zündverzug 
Zyl  Zylinder 
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1 Einleitung 

1.1 Hintergrund 

Laut Aussage des Bundesministeriums für Verkehr und digitale Infrastruktur werden über 95 % 
des gesamten interkontinentalen Warenaustausches über die Seeschifffahrt abgewickelt, was 
die Bedeutung des maritimen Verkehrssektors in unserer heutigen, globalisierten Wirtschaft 
verdeutlicht. [1] Der maritime Sektor ist gemessen an seiner Transportleistung unverzichtbar 
und im Vergleich zu seinen Pendants auf der Straße, Schiene und in der Luft zugleich sehr 
energieeffizient. [2] Dennoch ist für eine nachhaltigere Gestaltung eine ausdrückliche Stärkung 
des Klima- und Umweltschutzes erforderlich, wie sie auch vom Bundesministerium für Wirt-
schaft und Energie in der „Maritimen Agenda 2025“ festgehalten wurde. Im Zusammenspiel 
mit der Erhaltung des maritimen Wirtschaftsstandortes Deutschland ist im Programm „maritime 
green“ neben dem Ziel des sparsameren Ressourceneinsatzes und der Senkung von Treib-
hausgas- und Schadstoffemissionen der langfristige Plan der Emissionssenkung in Richtung 
„Null Emissionen“ und „vollständiger Klimaneutralität“ definiert. [3] 
Trotz der Effizienz trägt auch dieser Verkehrsträger aktuell noch einen nicht unwesentlichen 
Anteil an Emissionen bei. Dem Seeverkehr werden ca. 2,6 % des weltweiten Treibhausgas-
ausstoßes zugeordnet, der insgesamt mit weitreichenden globalen Auswirkungen verbunden 
ist. [4], [5] Aber nicht nur das Weltklima und die Weltmeere als wichtige Ökosysteme, Energie-
speicher und Klimafaktoren sind betroffen, sondern in besonderem Maße die angrenzenden 
Küstenregionen. Einige aktuelle Studien schätzen ein, dass über 70 % der gesamten Emissi-
onen der Schifffahrt einem landseitigen Umkreis von 400 km zugerechnet werden können und 
sich die Schadstoffemissionen somit direkt auf die küstennahe Luftqualität, Umwelt und die 
Immissionsbelastung in Hafenstädten auswirken. [6], [7] In der Studie von Ramacher et al. [8] 
wird der Anteil der Schifffahrt an der mittleren jährlichen Stickoxidbelastung von 2012 für drei 
exemplarische Hafenstädte im Ostseeraum - darunter Rostock - quantifiziert (siehe Abb. 1-1). 
 

 
Aus diesem generischen Ansatz wird insbesondere für Rostock und Riga der Einfluss auf die 
küsten- und hafennahen Bereiche deutlich. Unter Annahme des weiteren Wachstums dieses 
Sektors, wie in [9] prognostiziert, ist ohne Maßnahmen ein sich fortsetzender Emissionsanstieg 
zu erwarten. Folglich erfordert dies, die entsprechenden Umweltauswirkungen bedeutend zu 
verringern. Die zunehmend strengeren Grenzwerte der International Maritime Organisation, 
kurz IMO, im MARPOL-Übereinkommen zur Verhütung der Meeresverschmutzung durch 
Schiffe, die die Stickoxid- und Schwefeloxidemissionen weltweit und innerhalb der ausgewie-
senen Emissionskontrollgebiete limitieren, bilden hierzu eine gesetzliche Grundlage. [10] 

Rostock Riga Danzig [%]
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Abbildung 1-1: Anteil der 
Schifffahrt an der mittleren 
jährlichen Stickoxidbelas-
tung für das Jahr 2012 der 
Hafenstädte Rostock, Riga 
und Danzig als lokale Im-
missionsbelastung nach [8] 
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Dennoch müssen die Anstrengungen zur Emissionsminderung deutlich erhöht und alle Poten-
tiale ausgeschöpft werden. Verbesserte bzw. neue Antriebskonzepte, Brennverfahren und al-
ternative Kraftstoffe stellen ebenso eine Option dar, den steigenden Anforderungen zu begeg-
nen, wie eine optimierte Ausnutzung sowohl umgerüsteter als auch bestehender Systeme. 
Eine Studie des DNV-GL, einem Zusammenschluss der Klassifikationsgesellschaften Det 
Norske Veritas und Germanischem Loyd, geht davon aus, dass bis 2030 noch fast 80 % der 
Energiebereitstellung für den Seeschifffahrtsbereich aus konventionellen Quellen stammt, 
während dieser Anteil bis 2050 lediglich auf bis ein Drittel sinken könnte [11]. Mit diesem Aus-
blick und dem Hintergrund der langen Lebenszyklen von Schiffen scheint die ressourceneffi-
zientere Ausnutzung bestehender Systeme umso wichtiger. Darüber hinaus werden die Sys-
teme zur bedarfsgerechten Energiebereitstellung, -nutzung und -speicherung an Bord von 
Schiffen immer komplexer und kommen insbesondere bei größeren Passagierschiffen bezüg-
lich ihrer Komplexität der Infrastruktur einer Kleinstadt nahe. Dies bringt einen steigenden Be-
darf an Nutzungs- und Betriebsoptimierung seitens der energetischen Systeme mit sich. 
Für eine Systemanalyse und -optimierung sind jedoch genaue Kenntnisse und analytische 
Methoden zum Verständnis der ablaufenden Prozesse notwendig. Im Fall des Schiffsdiesel-
motors stellt ein solches Werkzeug die sogenannte Motorprozessrechnung dar. Mit Hilfe der 
rechnergestützten Simulation des Motorprozesses können heutzutage viele Fragestellungen 
nicht nur in der Entwicklungsphase, sondern auch in anschließenden Systemoptimierungen 
beantwortet werden, indem Tendenzen bezüglich Leistung, Verbrauch, Bauteilbelastung und 
Emissionen aufgezeigt werden. Die Messung am real existierenden Motor wird zwar weiterhin 
benötigt, um die Prozessmodelle zu kalibrieren und validieren, kostenaufwendige Prüfstands-
versuche können aber reduziert werden. Vielmehr ergänzen sich Versuch und Simulation in 
der modernen wissenschaftlichen Methodik der Motorenentwicklung. Während die experimen-
telle Durchführung messbare Motordaten liefert, erleichtert die Simulation das Verständnis der 
Prozesse und trägt dazu bei, auch Zusammenhänge zwischen realen Messdaten und mess-
technisch unzugänglichem Geschehen im Motor zu erkennen. 
Eine solche Vorgehensweise zur Optimierung hat sich für den stationären Motorbetrieb etab-
liert, wird für den dynamischen Betrieb allerdings nicht in allen Anwendungsbereichen ange-
wandt. Für den Bereich der Personen- und Nutzkraftfahrzeuge ist eine Optimierung des dyna-
mischen Betriebs allein schon deswegen notwendig, da die Emissionen stärker vom Gesetz-
geber reglementiert sind. Dazu existieren entsprechend transiente Testzyklen, während die 
Motoren dieses Sektors allerdings auch in einem viel breiteren Kennfeldbereich betrieben wer-
den als im Vergleich dazu die Schiffsmotoren. In der maritimen Branche ist der Schadstoffaus-
stoß vergleichsweise unterreglementiert und lediglich für Testzyklen des stationären Motorbe-
triebs vorgeschrieben. Zwar zeigen die Nutzungsprofile von Schiffsdieselmotoren für gewöhn-
lich eine verhältnismäßig geringere Dauer an transienter Betriebscharakteristik, dennoch 
macht der hochdynamische Manöverbetrieb bei einigen Schiffstypen einen nicht vernachläs-
sigbaren Anteil am Schiffsbetrieb aus. Dies zeigt sich nach Seithe et al. [12] auch in den je 
nach Betriebsmodus klassifizierten Treibhausgasemissionen (siehe Abbildung 1-2). 
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Darin sind für Containerschiffe, Tanker, Fracht- und Passagierfähren und Kreuzfahrtschiffe in 
den Modi Überfahrt, Manövrieren und Ankern die prozentualen Anteile an Treibhausgasemis-
sionen aufgetragen, wobei von Seithe et al. [12] AIS-Daten, einem automatischen Identifikati-
onssystem zum Austausch von Navigations- und Schiffsdaten, mit zusammengefassten Daten 
mehrerer Fallstudien verglichen wurden. Der Zahlenwert von bis zu 20 % am Manöveranteil 
im Fall der Fähren beweist die nicht zu unterschätzende Rolle des dynamischen Motorbetriebs 
auch für die auf Schiffen eingesetzten Aggregate. Daraus resultiert auch für diesen transienten 
Betriebszeitraum ein entsprechendes Optimierungspotential. Denn insbesondere während der 
dynamischen Betriebsführung gewinnen das unterschiedliche Nutzerverhalten und die Abstim-
mung aller Maschinensysteme an entscheidender Bedeutung. Entsprechend thematisiert 
diese Arbeit den dynamischen Motorbetrieb maritimer Motorenanwendungen. 

1.2 Dynamischer Motorbetrieb 

Der dynamische Motorbetrieb im Allgemeinen ist gekennzeichnet durch Lastwechsel, welche 
sich durch eine Änderung der Motorleistung und je nach Betriebsweise auch der Motordreh-
zahl zeigen. Außerdem können sich dabei einige weitere motorische Randbedingungen än-
dern, wie im Verlauf dieser Arbeit noch erläutert wird. Für den speziellen Anwendungsfall der 
Schiffsdieselmotoren kann in zwei grundlegende Szenarien unterschieden werden, die den 
motorischen Betrieb durch das dynamische Systemverhalten kennzeichnen. 
Während die Dynamik von Verbrauch und Emissionen der Hauptmaschinen bei konstanter 
Geschwindigkeit auf hoher See vergleichsweise gering ausfällt, sind die Betriebszustände 
beim Manövrieren in Küstenzonen und insbesondere in Hafengebieten stark instationär. 
Schnell wechselnde Maschinen- und Ruderkommandos zum aktiven Beschleunigen, Bremsen 
oder Wenden des Schiffes beim Manövrieren resultieren in fluktuierenden Lastanforderungen, 
wodurch ein erhöhter Verbrauch und Emissionen folgen. So kann ein starkes Beschleuni-
gungskommando zu kurzzeitig deutlich erhöhten Rußemissionen mit einer sichtbaren Rauch-
fahne führen, wie es die nachfolgende Darstellung veranschaulicht. 
 

 

Auch wenn die links dargestellte sichtbare Abgasfahne die Thematik sehr plakativ transportiert 
und nicht allgemein, sondern nur für wenige Betriebsregime gilt, so steht diese doch exemp-
larisch für die im dynamischen Betrieb je nach Randbedingungen kurzzeitig erhöhten Schad-
stoffemissionen. Dies beweisen auch die rechts abgebildeten exemplarischen Messergeb-
nisse, welche einen Vergleich von stationären und transienten Rußemissionen zeigen. 

Abbildung 1-3: Resultat des dynamischen Motorbetriebs als sichtbare schwarze Abgasfahne (links) und 
exemplarischer Anstieg der gemessenen Partikelmassenkonzentration im Rohabgas eines typi-
schen, dynamischen Motorbetriebs mit starkem Lastgradienten während eines Beschleunigungs-
kommandos im Vergleich mit den Rußemissionen des stationären Motorbetriebs (rechts) 
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1.3 Inhalt, Ziele, Methodik und Abgrenzung der Arbeit 

Aus diesen in Kurzform erläuterten Hintergründen resultiert die Motivation zum besseren Ver-
ständnis bezüglich des dynamischen Maschinenbetriebs speziell für den Anwendungsbereich 
der Schiffsdieselmotoren, mit dessen Hilfe Optimierungspotential identifiziert werden kann. 
Daraus leitet sich für den Anteil der experimentellen Untersuchungen das Ziel dieser Arbeit 
ab, eine Charakterisierung des stationären und transienten Maschinenbetriebs vorzunehmen 
und aus diesem Vergleich Unterschiede und deren Ursachen herauszuarbeiten. 
Für die Potentialanalyse und erste Dimensionierung, aber auch für eine Optimierung der Sys-
temnutzung kann die Prozessrechnung als Simulationswerkzeug einen wesentlichen Beitrag 
liefern. Bevor allerdings Analysen durchgeführt und Optimierungspotentiale aufgezeigt werden 
können, muss ein Simulationswerkzeug bereitstehen, welches den dynamischen Maschinen-
betrieb und deren Charakteristika abbilden kann. Die Erstellung und Validierung eines solchen 
Motorprozessmodells sei das wesentliche Ziel dieser Arbeit. 
 
Dazu wird folgende Methodik angewandt. Im experimentellen Teil dieser Arbeit werden Motor-
prüfstandsversuche durchgeführt und die so gewonnenen Messdaten mit einem speziell dafür 
geschaffenen Prozessanalysewerkzeug ausgewertet. Dies dient zum einen der Charakterisie-
rung und dem Verständnisgewinn des dynamischen Motorbetriebs und schafft außerdem eine 
Datenbasis für die Kalibrierung und Validierung der Motorprozessmodelle. 
Der Neuigkeitswert besteht darin, dass die präsentierten experimentellen Untersuchungen 
Messdaten des dynamischen Motorbetriebs beinhalten, die in dieser zeitlich hochaufgelösten 
Form für diese Motorenklasse nur wenig verfügbar sind. Außerdem umfasst dies transiente 
Messungen der Partikelemissionen und der Partikelgrößenverteilung. Für die thermodynami-
sche Auswertung wird das Prozessanalysewerkzeug der Druckverlaufsanalyse speziell auf die 
Anforderungen dieser instationären Messreihen angepasst. 
Im Simulationsteil dieser Arbeit werden im Rahmen der Erstellung des dynamischen Prozess-
modells des Gesamtsystems Motor eigene Teilmodell implementiert. Dazu zählen das Ersatz-
brennverlaufsmodell zur Prädiktion des Verbrennungsverlaufes und die Emissionsmodellie-
rung, welche für den Transientbetrieb angepasst wurde. Über ein detailliertes thermisches 
Netzwerk der verschiedenen Motorkomponenten können deren thermische Trägheiten be-
rücksichtigt werden. Insgesamt lag der Fokus der Modellierung auf der motorthermodynami-
schen Modellbildung. Die Reglerarchitektur im Prozessmodell hat nicht den Anspruch das 
Reglerverhalten in voller Detailtiefe abzubilden, sondern soll zielführend die Charakteristik der 
Regelgröße liefern. 
 
Die konkreten Fragestellungen, die sich ergeben und beantwortet werden sollen, sind, bezo-
gen auf die experimentellen Untersuchungen, ob signifikante Unterschiede zwischen dem Sta-
tionär- und Transientbetrieb im großmotorischen Kontext bestehen und wenn ja, welche dies 
sind. Die Vermutung ist, dass eine Erhöhung der Motorlast mit einem kurzzeitigen Mehrver-
brauch und höheren Emissionen, wie es die Abbildung 1-3 plakativ zeigt, verbunden ist. 
Daran schließt sich die Frage an, welche Ursachen zum Emittieren von Schadstoffen verant-
wortlich für die hafennahen, hohen Immisionswerte, welche die Abbildung 1.1 für das Beispiel 
Rostock veranschaulicht, sein können. Für die Thematik dieser Arbeit bedeutet dies, welchen 
Einfluss der dynamische Motorbetrieb gegenüber den Stationäremissionen mutmaßlich ein-
nimmt. Die Hypothese sei an dieser Stelle, dass dem dynamischen Betrieb an den hohen 
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Stickoxidemissionen kein bedeutender Anteil zuzuordnen ist, da diese nicht signifikant höher 
als im transienten Betrieb ausfallen. Anders zu beurteilen sind die Partikelemissionen. Wie es 
die Abbildung 1-3 erwarten lässt, ist der dynamische Betrieb ein signifikanter Einflussfaktor, 
den diese Arbeit möglicherweise bestätigen kann. Ein potentiell weiterer Faktor erhöhter Emis-
sionen ist die Kraftstoffqualität, für die hier jedoch kein detaillierter Zusammenhang untersucht 
wird. 
 
Daraus ergibt sich die abschließende Herausforderung, wie diese Merkmale reduziert oder gar 
vermieden werden können und welche Maßnahmen dazu ergriffen werden müssen. An dieser 
Stelle setzt das neuartige Simulationswerkzeug zur Beschreibung des transienten Betriebes 
an, welches erste Anwendungen hinsichtlich Potentialanalysen und Optimierungsansätzen lie-
fern kann. Gleichzeitig wird in möglichen Anwendungsbereichen die hohe Leistungsfähigkeit 
des neuen Motorprozessmodells demonstriert, mit dem erstmalig im wissenschaftlichen Kon-
text die Charakteristiken des dynamischen Motorbetriebs hinsichtlich Kraftstoffverbrauches 
und der Schadstoffemissionen abgebildet werden können. 
 
Somit kann der Einfluss des Nutzerverhaltens oder der Eingriff in die Steuergeräte bzw. Leit-
technik getestet werden, die eine Begrenzung des Lastgradienten vorsehen könnte. Eine sol-
che Variation der Lastvorgabe wird im Kapitel 6.1 im Rahmen von Potentialanalysen präsen-
tiert. 
Eine weitere Option stellen Zusatzaggregate zur weiteren Entkopplung von Energieerzeugung 
und antriebsseitigem Verbrauch bzw. Energiebedarf dar. Zur Verbesserung des dynamischen 
Verhaltens einzelner motorischer Komponenten sei auf eine Variationsrechnung im Kapitel 6.1 
für eine Leistungsunterstützung des Turboladers verwiesen. 
Für die genannten Variationsrechnungen werden kumulierte Verbräuche und Schadstoffemis-
sionen gegenübergestellt, um den Einfluss möglicher Maßnahmen und das Optimierungspo-
tential abschätzen zu können. 
Als Abschluss ist es das erklärte finale Ziel dieser Arbeit mit Hilfe des dynamischen Prozess-
modells eine tendenzielle Abschätzung von Kraftstoffverbrauch und Emissionen für bestimmte 
konkrete Anwendungen und Szenarien des dynamischen Schiffsmaschinenbetriebs durchfüh-
ren zu können, wie es beispielsweise bei hochdynamischen Manöverfahrten auftritt. Ein sol-
ches Beispiel wird in Kapitel 6.2 auf Basis realer Schiffsbetriebsdaten behandelt. 
 
Weitere potentiell denkbare Maßnahmen können auf die Entkopplung der antriebsseitigen 
Energieerzeuger- und Verbraucherseite abzielen, wie es bei Hybridisierungsanwendungen 
vorgesehen wird. So kann der dieselelektrische Betrieb beispielsweise durch elektrochemi-
sche Energiespeicher unterstützt werden. Umsetzungsbeispiele hierfür gibt es bereits, wie es 
die Maschinenkonfiguration der hier im Anwendungskapitel betrachteten Personenfähre be-
reits umfasst. Um jedoch für solche komplexen Energiesysteme Optimierungen vornehmen zu 
können, ist das in dieser Arbeit entwickelte Motorprozessmodell - gesetzt der Annahme der 
weiteren Verwendung von Verbrennungsmotoren im maritimen Sektor - zwar ein wichtiger Be-
standteil, reicht jedoch nicht aus. Hierfür wird es weiterer Modellentwicklungen und Untersu-
chungen zur Berücksichtigung relevanter Energieerzeuger, Energieverbraucher und Energie-
speichersysteme - kurzum aller energiewandelnder Systeme - bedürfen. 
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2 Stand der Technik 
In diesem Grundlagenkapitel wird zunächst auf die verschiedenen Betriebsbereiche eingegan-
gen, in denen größere Verbrennungsmotoren typischerweise betrieben werden können. Dazu 
wird unter anderem erläutert, inwiefern die Kennfeldbereiche, in denen Schiffsdieselmotoren 
betrieben werden, sich von anderen großmotorischen Anwendungen unterscheiden. 
Es folgt ein Überblick über die dynamische Betriebsweise und welche anderen Arbeiten es 
diesbezüglich insbesondere im Kontext maritimer Großmotoren gibt. Dies gilt für die Randbe-
dingungen zur Durchführung experimenteller Versuche und bezieht sich außerdem auf die 
Seite der Arbeitsprozessmodellierung und Simulation. 
Im Rahmen dieser Arbeit werden insbesondere mittelschnelllaufende Schiffsdieselmotoren 
betrachtetet, sodass außerdem ein Abriss über den dieselmotorischen Arbeitsprozess gege-
ben wird, bevor die Grundzüge zur Prozessmodellierung beschrieben werden. Es folgt eine 
kurze Zusammenfassung allgemeiner Berechnungsgrundlagen zur Systemdefinition und ther-
modynamischen Prozessanalyse. 

2.1 Motorbetriebsbereiche 

Mittelschnelllaufende Großdieselmotoren werden vor allem in Lokomotiven, Schiffen und auch 
als Notstromaggregate eingesetzt, wobei die verwendeten Prüfzyklen für Schiffsdieselmotoren 
nur stationäre Betriebspunkte enthalten. Für die Veranschaulichung der Betriebsbereiche, in 
denen größere Verbrennungsmotoren verschiedener auch anderer Anwendungen typischer-
weise betrieben werden, sind Testzyklen dieser Anwendungsbereiche eingezeichnet in ein 
Drehzahl-Drehmomenten-Kennfeld (vgl. Abbildung 2-1). 

 
Abbildung 2-1: Motorbetriebsbereiche verschiedener Anwendungsbereiche des Onroad- bzw. Indust-
riesektors entsprechend ihrer Testzyklen eingezeichnet im Drehzahl-Drehmomenten-Kennfeld (links) 
und dazu im Vergleich die Betriebsmodi von Schiffdieselmotoren inklusive der für die IMO-Testzyklen 
gemäß ISO 8178-4 [13] relevanten Betriebspunkte auf der Generator- bzw. Propellerkurve (rechts), die 
im Vergleich zu den Onroad- und Industriemotoren einen kleineren Betriebsbereich umfassen 
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Aus dem Bereich der Straßenfahrzeuge schwerer Nutzfahrzeuge sind diese Testzyklen der 
stationäre Zyklus World Harmonized Stationary Cycle (WHSC) bzw. der transiente Zyklus 
World Harmonized Transient Cycle (WHTC) und aus dem Bereich der Industriemotoren der 
stationäre Zyklus Non-road Stationary Cycle (NRSC) bzw. der transiente Zyklus Non-road 
Transient Cycle (NRTC), welche im linken Abschnitt von Abbildung 2-1 dargestellt sind. Dem 
gegenübergestellt sind die beiden typischen Betriebsmodi von Schiffsdieselmotoren, welche 
der Generator- bzw. Propellerkurve entsprechen (Vgl. Abbildung 2-1 rechts). Die üblichen sta-
tionären Testzyklen der International Maritime Organisation, kurz IMO, sind in der ISO 8178-4 
[13] verankert. Der Zyklus gemäß ISO 8178-4-D2 gilt für Hilfsmaschinen, E2 für Hauptmaschi-
nen betrieben im Generatormodus. Der Abschnitt E3 wird sowohl für Marinemotoren als 
Haupt- oder Hilfsmaschine im Propellermodus zu Rate gezogen. Der Zusatz C1 entspricht 
dem NRSC für mobile Industriemotoren. 
Für die Interpretation dieser Betriebsbereiche sei erwähnt, dass eine Drehzahl von 100 % der 
Nenndrehzahl und analog dazu ein Motordrehmoment von 100 % dem Nenndrehmoment ent-
sprechen. Die Testzyklen sollen repräsentativ für den Einsatzbereich der entsprechenden Mo-
toren sein. Das bedeutet, dass diese Motoren zu großen Teilen in den eingezeichneten Berei-
chen betrieben werden. Es fällt auf, dass insbesondere bei den Industriemotoren ein breiter 
Kennfeldbereich abgedeckt ist. Die Motoren des Onroad-Sektors werden im Vergleich dazu 
weniger in den höheren Drehzahlbereichen betrieben. Die Nutzung in schweren Nutzkraftwa-
gen und Industriemoteren ist sehr viel breiter angelegt als im Vergleich dazu der stationäre 
Bereich der Großmotoren, welche in der Seeschifffahrt zum Einsatz kommen. Die beiden 
Modi, in denen mittelschnelllaufende Schiffsdieselmotoren insbesondere betrieben werden, 
konzentrieren sich auf den Generator- und den Propellerbetrieb. Während beim Generatorbe-
trieb die Motordrehzahl über den gesamten Leistungsbereich konstant auf Nenndrehzahl ver-
bleibt, ist im Propellerbetrieb die Drehzahl an die Motorleistung bzw. Lastanforderung des Mo-
tors gekoppelt und erhöht sich dementsprechend mit steigender Last. Dabei gilt in guter Nä-
herung, dass sich das Drehmoment proportional zum Quadrat der Drehzahl verhält. Der oft 
auch als dieselelektrisch bezeichnete Generatorbetrieb kommt namensgebend beispielsweise 
beim Antrieb elektrischer Generatoren zum Einsatz, während der diesel-mechanische Propel-
lerbetrieb eine mechanische Kopplung mit dem Schiffspropeller beinhaltet. Der spezielle Fall 
des Kombinatorbetriebs und Abweichungen vom Propellerbetrieb durch spezielle verstellbare 
Pitch-Propeller seien an dieser Stelle vernachlässigt. 

2.2 Dynamischer Motorbetrieb 

Der dynamische Motorbetrieb bedeutet im Gegensatz zum stationären Motorbetrieb eine zeit-
liche Veränderung motorischer Kenngrößen, welches insbesondere das Motordrehmoment 
und die Motordrehzahl betrifft. Im Kontext maritimer Motoren sind dabei außerdem Abweichun-
gen vom zuvor beschriebenen wichtigen Zusammenhang zwischen Drehmoment und Dreh-
zahl auf der Generator- bzw. Propellerkennlinie möglich. Neben Drehmoment und Drehzahl 
kann dieses dynamische Verhalten jedoch auch zeitlich veränderliche motorische Randbedin-
gungen betreffen, die für den Motorprozess relevant sind. Diese können insbesondere den 
Ladedruck, die Ladelufttemperatur und folglich die Zylinderfüllung betreffen sowie die Abgas-
temperatur und die Turboladerdrehzahl, welche auf Trägheiten der Turboaufladung zurückzu-
führen sind. Daneben sind noch die thermischen Trägheiten zu nennen, die auf den Einfluss 
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der Wandtemperaturen oder allgemein den Wärmetransport zwischen den Motorkomponenten 
und den Medien und Medienkreisläufen zurückzuführen sind. 
Das einleitend definierte Ziel dieser Arbeit besteht in der Charakterisierung und Modellierung 
des dynamischen Maschinenbetriebs von Schiffsdieselmotoren, welches experimentelle Un-
tersuchungen und einen Simulationsteil umfasst. Aus diesem Grund wird nachfolgend der 
Stand der Technik auf diese beiden Teilgebiete hinsichtlich der Untersuchung und Berücksich-
tigung des dynamischen Motorbetriebs im großmotorischen Kontext beleuchtet. 

2.2.1 Transiente Testzyklen als Basis experimenteller Untersuchungen 

Für die Durchführung von experimentellen Versuchen stellen offizielle Testzyklen eine hilfrei-
che Referenz dar. Definierte Testzyklen können die Randbedingungen liefern, um entweder 
reale Bedingungen anzunähern, eine Vergleichbarkeit zwischen verschiedenen Aggregaten 
sicherzustellen oder einen Vergleich mit anderen veröffentlichten, experimentellen Daten zu 
ermöglichen. Im Zusammenhang der Vergleichbarkeit ist auch die Anwendung der Emissions-
regularien auf Basis definierter Emissionsgrenzwerte zu nennen. 
Es existiert eine Vielzahl von Testzyklen, bei denen verschiedene Gültigkeitskriterien zum Tra-
gen kommen. Einerseits kann grundlegend in Anwendungsbereiche wie der Motorenklassifi-
zierung, des Einsatzfeldes, der Region etc. unterschieden werden, aber auch zwischen der 
Motorbetriebsart. Sowohl im Onroad- als auch im Industriebereich sind bereits seit langem 
neben den stationären Testzyklen ebenfalls solche etabliert, welche den dynamischen Motor-
betrieb beinhalten. Einige repräsentative, welche auch wichtig im Kontext von größeren Moto-
ren sind, wurden bereits im Kapitel 2.1 genannt. 
Die aktuell wichtigsten Testzyklen für den großmotorischen Anwendungsbereich für schwere 
Nutzfahrzeuge und Busse sind der WHSC und WHTC, der sogenannte „World Harmonized 
Stationary Cycle“ bzw. „World Harmonized Transient Cycle“. Mit deren Einführung wurden 
Emissionsregularien unter Berücksichtigung der realen Nutzung schwerer Nutzfahrzeuge, wel-
ches auf typischen Fahrbedingungen in der EU, den USA, Japan und Australien basiert, ge-
schaffen. Die Berücksichtigung des realen, dynamischen Betriebsverhaltens in einem tran-
sienten Testzyklus wird außerdem dadurch verbessert, dass neben dem Warmstart auch der 
Kaltstart beinhaltet ist. Weitere Verbesserungen zur Abbildung der Emissionen im praktischen 
Fahrbetrieb wurden zusätzlich durch die Einführung von Prüfverfahren im Sinne der „Real Dri-
ving Emissons“ - kurz RDE - erreicht, wie sie im Bereich der Nutzfahrzeuge bereits seit meh-
reren Jahren vorgeschrieben sind. [14] 
Für den Offroad-Bereich gilt der Nonroad Stationary Cycle –kurz NRSC – bzw. der Nonroad 
Transient Cycle - kurz NRTC und wird international für die Emissionszertifizierung von Indust-
riemotoren gefordert, darunter die EU-Vorschrift ab Stufe III/IV, die US-EPA-Regel ab Tier 4 
und die japanischen Vorschriften ab 2011/13. Das bedeutet zusammengefasst, dass es für 
diese Sektoren klare Vorgaben und Richtlinien zur Durchführung von Motorversuchen gibt. 
Im großmotorischen Kontext der Schifffahrt ist zwar der stationäre Motorbetrieb in der ISO 
8178-4 reglementiert, dagegen nimmt der dynamische Motorbetrieb bisher nur eine unterge-
ordnete Bedeutung ein. Vergleichbare transiente Testzyklen wie der WHTC im Nutzfahrzeug-
bereich oder der NRTC der Industriemotoren existieren hinsichtlich einer entsprechenden 
Reglementierung im maritimen Bereich nicht. Es besteht lediglich die Forderung an die mari-
timen Anlagenhersteller, dass auf eine Lastanforderung bzw. auf bestimmte Belastungsprofile 
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eine entsprechend eingeregelte Reaktion innerhalb definierter zeitlicher Grenzen und hinsicht-
lich des Einschwingverhaltens und der auftretenden Überschwinger erfolgt. Das heißt, die Wie-
derherstellung des stationären Zustands sollte innerhalb dieser Grenzen erfolgen. Überprüft 
wird die Erfüllung dieser Anforderungen von Seiten der Klassifikationsgesellschaften. 

2.2.2 Prozessmodelle zur Beschreibung des dynamischen Motorbetriebs 

Da die Anforderungen an Verbrennungsmotoren stetig steigen, ist eine immer präzisere Ab-
bildung der motorischen Prozesse per Modell sinnvoll. Die Ansätze für ein Motorprozessmodell 
zur Beschreibung grundlegender Betriebsbedingungen, der thermischen Zustände und wich-
tiger Ergebnisgrößen wie insbesondere Wirkungsgrade und Emissionen sind sehr vielfältig, 
was unterschiedliche Klassifizierungen nach sich zieht. Die dabei wichtigste Unterscheidung 
kann zwischen Modellkomplexität und Rechenzeit vorgenommen werden, die in einem Ziel-
konflikt zueinander stehen. Hinzu kommen manchmal Kriterien wie die Echtzeitanforderung, 
welche die möglichen Modellierungsansätze bereits vordefinieren. Ein solches Kriterium hin-
sichtlich der Rechenzeit ist beispielsweise bei Modellen, die für die Integration in einem Steu-
ergerät vorgesehen sind, gegeben. Ein weiterer Anwendungsfall sind Maschinenmodelle, die 
in Echtzeitsimulatoren für Ausbildungs- oder Trainingszwecke zum Einsatz kommen. 
In der Anwendung im Pkw- und Nutzkraftfahrzeugbereich werden bereits seit mehreren Jahr-
zehnten Prozessmodelle in die Motorelektronik integriert, um die Optimierung des Motorbe-
triebs bezüglich Wirkungsgrad und Schadstoffemissionen zu ermöglichen. Dabei werden al-
lerdings weitestgehend stationäre Kennfelder hinterlegt, welche dann gegebenenfalls durch 
Interpolationsmethoden ergänzt werden, um die instationären Prozesse anzunähern und au-
ßerdem sowohl Alterungs- als auch variierende Umwelteinflüsse und unterschiedliche Kraft-
stoffqualitäten im Betrieb zu erkennen und für den fortlaufenden Betrieb zu berücksichtigen, 
beispielsweise als datenliefernde Unterstützung zur Steuerung der Abgasnachbehandlungs-
syteme. Wie Velmurugan [15] ausführt, sind neben den weit verbreiteten Kennfeldmethoden 
inklusive Interpolation außerdem Methoden der künstlichen Intelligenz wie neuronale Netze im 
Einsatz, um transiente Emissionen vorherzusagen. Auch wenn eine solche Modellanwendung 
im laufenden Motorbetrieb im Onroad-Sektor bisher breiter etabliert ist, sind ähnliche Entwick-
lungstendenzen in den letzten Jahren auch im großmotorischen Bereich erkennbar. Ein Bei-
spiel dafür aus dem Bereich der Komponentenhersteller sind intelligente Injektoren. [16] Eine 
Echtzeitvoraussage von Kraftstoffverbrauch und Schadstoffemissionen ist für den stationären 
Motorbetrieb auf empirischer Basis möglich, erscheint allerdings für den dynamischen Motor-
betrieb auch aktuell noch problematisch, da die notwendige Genauigkeit zur Abbildung der 
komplexen physikalisch-chemischen Prozesse und die dafür benötigten Rechenressourcen 
nach wie vor eine Herausforderung darstellen. 
Aus Sicht des Kriteriums der Genauigkeit sind Modelle unter Nutzung von thermodynamisch, 
strömungsmechanisch und reaktionskinetisch basierten Ansätzen besser geeignet. Diese sind 
als Prozesssimulation für den Einsatzzweck der Auslegung und Optimierung des Maschinen-
betriebs konzipiert, können mittlerweile oftmals als vollwertiger virtueller Prototyp oder digitaler 
Zwilling fungieren und müssen kein Echtzeitkriterium erfüllen. Für eine Echtzeitprädiktion ist 
zurzeit eine wirklichkeitsnahe Abbildung des dynamischen Betriebs schwierig und wenn dann 
nur mit größeren Genauigkeitsabstrichen realisierbar. 
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Gleichwohl finden sich in der Literatur nur wenige wissenschaftliche Arbeiten, welche den dy-
namischen Motorbetrieb zum einen im Kontext von Kraftstoffverbrauch und transienten Emis-
sionen betrachten und dabei zum anderen außerdem für die Anwendung im großmotorischen 
Bereich entwickelt wurden. Nichtsdestotrotz werden nachfolgend eine Reihe ausgewählter 
wissenschaftlicher Arbeiten vorgestellt, welche sich thematisch ähnlich zum Thema dieser Dis-
sertation der Beschreibung des dynamischen Motorbetriebs per Prozessmodells gewidmet ha-
ben. Dazu wird sich in dieser Literaturübersicht auf die Komplexität von null- bzw. ein-dimen-
sionalen Modellen der Motorkomponenten konzentriert, welche unter dem Stichwort dynami-
sches oder transientes Motormodell veröffentlicht wurden oder damit in Verbindung gebracht 
werden konnten. 
Auch wenn detaillierte Motorprozessmodelle im Pkw- und Nutzkraftfahrzeugbereich weiter ver-
breitet sind als im großmotorischen Bereich, so sind diese im Wesentlichen für den stationären 
Motorbetrieb konzipiert und nur unzureichend für eine gesamtheitliche Betrachtung des dyna-
mischen Betriebes aufbereitet. Dies lässt sich gerade in dem Kontext feststellen, dass mit Hilfe 
dieser Simulationswerkzeuge die Charakteristiken hinsichtlich Kraftstoffverbrauch und Emis-
sionen verlässlich vorhersagbar sind. Allerdings finden sich für den Fokus auf einzelne Teilbe-
reich viele zielgerichtete und detaillierte Modellansätze, welche explizit auch die Aspekte des 
dynamischen Betriebs adressieren. Auf Seiten der transienten Emissionen sind dazu [17], [18] 
Beispiele für die Stickoxidbildung, für dynamische Rußemissionen [19] und [20]. 
Diese Fokussierung auf einzelne Teilbereiche ist auch deswegen denkbar und nachvollzieh-
bar, da eine vollumfängliche Modellierung des Gesamtsystems Motor mit hohem Detailgrad 
bestehend aus vielen Untermodellen für alle Subkomponenten, Regelungssysteme und inklu-
sive einer Innenprozessrechnung mit Verbrennungs- und Schadstoffmodellierung sehr um-
fangreich ausfällt. Daher, solange kein Gesamtmodell komplett neu aufgebaut werden muss, 
ist es oft sinnvoll und effizient, den Fokus auf die Verbesserung eines Teilbereiches zu legen. 
Nichtsdestotrotz gibt es auch einige Arbeiten, die dieses Ziel der Gesamtmodellierung ange-
gangen sind und dabei auch den dynamischen Betrieb thematisieren. 
Eine Übersicht einiger früherer Arbeiten allgemein zum Thema der Modellierung des dynami-
schen Motorbetriebes chronologisch nach Veröffentlichungsjahr geordnet liefert die nachfol-
gende Abbildung, wozu im Anhang weitere Daten tabelliert angeführt werden. 
 

 

Anhand von Abbildung 2-2 wird deutlich, dass bereits seit 1971 Prozessrechnungsmodelle zur 
Simulation des dynamischen Betriebsverhaltens aufgeladener Dieselmotoren entwickelt wur-
den. [21] bis [36] Auf einige Ausgewählte soll im Folgenden näher eingegangen werden, um 
ein detaillierteres Bild aktueller Modelle zu skizzieren. 
So beinhaltet die Arbeit von Gerstle [30] als „Simulation des instationären Betriebsverhaltens 
hochaufgeladener Vier- und Zwei-Takt-Dieselmotoren“ die Betrachtung einer Schiffsantriebs-
anlage mit Fokus auf die Modellierung der Großdieselmotoren inklusive Auflade- und Rege-
lungssystem. Darin werden allerdings lediglich stationäre Kennfeldmodelle insofern erweitert, 
als dass diese für den instationären Betrieb interpoliert werden. Zwar wird die Modellgültigkeit 
für eine größere Bandbreite von Motoren aufgezeigt. Das Betriebsverhalten im dynamischen 
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Abbildung 2-2: Chronologische als Zeitstrahl dargestellte Übersicht einiger Motorprozessmodelle zum 
dynamischen Motorbetrieb 
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Betrieb wird jedoch nur für die Ergebnisgrößen des Turboladers validiert und keine Aussage 
zum Kraftstoffverbrauch oder den Emissionen im dynamischen Betrieb getroffen. 
Auch Huß [37] verfolgt mit der Verwendung von skalierten Kennfeldern weiterhin eine ähnliche 
Methode zum Vergleich des Kraftstoffverbrauches verschiedener Motorenkonfigurationen in 
typischen Fahrzyklen, die auch den dynamischen Betrieb beinhaltet. Allerdings erfolgt keine 
Validierung der Modelle mit transienten Verbrauchsdaten, sodass eine Einordnung der Mo-
dellgüte zumindest schwierig ist. 
In der Serie von Veröffentlichungen von Benajes werden zunächst experimentelle Untersu-
chungen mit hochaufgelösten Messdaten zur Charakterisierung von schnelllaufenden, aufge-
ladenen Dieselmotoren im transienten Betrieb präsentiert [31]. Als elementare Auswirkungen 
auf das dynamische Verhalten wird darin die Rolle des Turboladers und der thermischen Träg-
heiten beschrieben, die das Verhalten von Motorleistung respektive Kraftstoffverbrauch und 
Emissionen beeinflussen. Beim anschließend vorgestellten Prozessmodell [32] kann der tran-
siente Kraftstoffverbrauch des validierten Lastsprungs für eine konstante Motordrehzahl adä-
quat nachgebildet werden. Dynamische Emissionen werden in diesem Stadium des Prozess-
modells nicht behandelt. 
Eine Vielzahl von Untersuchungen führt auch Rakopoulos durch, der als eine seiner vielen 
Veröffentlichungen 2006 sehr umfangreiche Parameterstudien zum transienten Motorbetrieb 
präsentierte [33]. Resümierend ist das dynamische Verhalten für viele Komponentenmodelle, 
darunter das Turboladermodell und die Einspritzkomponenten, präzise abbildbar. Eine zum 
damaligen Zeitpunkt besondere Herausforderung wird allerdings in einer zeitlich hochaufge-
lösten Innenprozessmodellierung inklusive adäquatem Verbrennungsmodell gesehen, wel-
ches vor dem Hintergrund zuverlässiger Prädiktion von transienten Emissionen notwendig ist. 
In einer der vielen weiteren Veröffentlichungen zur Thematik fasst Rakopoulos mit seiner For-
schungsgruppe unter anderem in einem Fachbuch den transienten Dieselmotorenbetrieb zu-
sammen. [38] 
Viele Arbeiten konzentrieren sich bei der Modellierung des dynamischen Motorbetriebs weni-
ger auf die thermodynamische Betrachtung des Motorinnenprozesses als viel mehr auf die 
Modellierung der Steuer- und Regelungstechnik. So auch Mancini [35], der in seiner Disserta-
tion den transienten Betrieb von Pkw-Motoren per Prozessmodell abbildet. 
Außerdem gibt es verschiedene Spezialfälle des transienten Motorbetriebs, bei denen sich 
nicht zwangsläufig die Größen Motordrehmoment und -drehzahl ändern, sondern die thermi-
schen Randbedingungen. Dies gilt insbesondere für den Kaltstart. Das Kaltstartverhalten 
wurde beispielsweise per Motorprozessmodell von Reißig [34] untersucht. 
Als Beispiel einer aktuellen Arbeit erstellte Giakoumis [36] ein detailliertes thermodynamisches 
Prozessmodell für einen Lkw-Dieselmotor, welches für den dynamischen Motorbetrieb plau-
sible Verläufe des Kraftstoffverbrauches und der Schadstoffemissionen berechnet. Da der Fo-
kus auf der Untersuchung der qualitativen Auswirkungen verschiedener Turbinengeometrien 
lag, fehlen leider experimentelle Vergleichsdaten, sodass eine Validierung dieser Ergebnisse 
und schließlich die Einordnung der Genauigkeitsgüte nicht möglich sind. 
Zusammenfassend lässt sich festhalten, dass es zwar einige wissenschaftliche Vorarbeiten 
zum Thema des transienten Motorbetriebs im Bereich der Arbeitsprozessrechnung gibt. Aller-
dings wird oft nur das Betriebsverhalten der einzelnen Komponenten wie dem Turbolader vor-
hergesagt. Nur wenige Arbeiten in diesem Kontext sind als komplexes Prozessmodell des 
Gesamtsystems Motor ausgeführt und bestehen aus verschiedenen detaillierten Teilmodellen 
wie den Medienpfaden, dem Turbolader, der Motormechanik, der Regelungstechnik und einer 
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hochaufgelösten Innenprozessrechnung. Die Prädiktion des Kraftstoffverbrauches respektive 
des Wirkungsgrades und der Schadstoffemissionen werden in den bisherigen wissenschaftli-
chen Prozessmodellen nur unzureichend berücksichtigt. Ebenso werden thermodynamische 
Modellansätze zur Reduktion des Kraftstoffverbrauches und der Emissionen im dynamischen 
Schiffsmaschinenbetrieb bisher nur sehr wenig eingesetzt. 

2.3 Dieselmotorischer Arbeitsprozess 

Die Aufgabe von Energiemaschinen besteht darin, verschiedene Energieformen in oder aus 
mechanischer Arbeit umzuwandeln. In einem Kolbenverbrennungsmotor findet die Ener-
gieumwandlung in einem Brennraum mit beweglichem Kolben statt. Das sich im Brennraum 
befindende Kraftstoff-Luft-Gemisch entzündet sich im Gegensatz zum fremdgezündeten Otto-
motor für den Fall eines dieselmotorischen Brennverfahrens selbst und verbrennt. Diese Ener-
giefreisetzung der im Kraftstoff chemisch gebundenen Energie führt zu einer starken Tempe-
ratur- und Druckerhöhung. Die Gasmasse im Zylinder dehnt sich aus, sodass die resultieren-
den Gaskräfte auf den Kolben wirken und diesen bewegen. Aus dem Verbrennungsprozess 
resultiert die mechanische Nutzarbeit dieser Kraftmaschine. 
Das Wesen des dieselmotorischen Arbeitsprozesses besteht in der inneren, heterogenen Ge-
mischbildung verbunden mit einer hohen Verdichtung sowie dem Lastregelverfahren der Qua-
litätsregelung und bildet die Grundlage für einen hohen Gesamtwirkungsgrad des Dieselmo-
tors. [40] Zunächst wird lediglich die Ladeluft komprimiert. Der Kraftstoffeintrag in den Brenn-
raum erfolgt erst gegen Ende der Verdichtung, für gewöhnlich im Bereich des oberen Totpunk-
tes (meist erst kurz vor dem OT). Unter hohem Einspritzdruck bildet sich ein Kraftstoffstrahl 
aus, der im Verlauf seiner Ausbreitung innerhalb des Brennraumes zerfällt. Das Kraftstoff-
stoffspray vermischt sich mit der in Folge der Verdichtung heißen Luft. Beeinflusst durch die 
Ladungsbewegung im Zylinder bildet sich ein zündfähiges Gemisch, das sich schließlich ohne 
einen weiteren Zündenergieeintrag entzündet. Unter dem fortwährenden Einfluss vorange-
hend genannter Prozesse findet nun die Verbrennung des Luft-Kraftstoff-Gemisches statt. Da-
bei beeinflussen sich Einspritzung, Strahlausbreitung, Strahlzerfall, Gemischbildung, La-
dungsbewegung, Zündung und Verbrennung gegenseitig. Im darauffolgenden Ladungswech-
sel wird das Abgas nach erfolgter Verbrennung ausgeschoben, durch anschließend zu kom-
primierende Frischladung ausgetauscht und somit der Kreisprozess komplettiert. In nachfol-
genden Unterkapiteln werden die erstgenannten Prozesse in Kurzform näher behandelt, die 
der Zündung und Verbrennung ausführlicher. Beim realen Verbrennungsprozess entstehen 
außerdem Schadstoffe, auf die einschließlich ihrer Ursachen ebenfalls eingegangen wird. 

2.3.1 Kraftstoffeinspritzung und Gemischbildung 

Die Lastregelung des Dieselmotors wird maßgeblich durch die Mengendosierung des einge-
spritzten Kraftstoffes umgesetzt. Mit der direkten und zeitlich gesteuerten Einspritzung des 
Kraftstoffes unmittelbar in den Hauptbrennraum lässt sich die Energieumsetzung der Verbren-
nung durch die Einspritzereignisse und die Einspritzrate beeinflussen. Dabei ist die aus dem 
Einspritzverlauf mit Einspritzbeginn, Einspritzdauer, Einspritzende und der Anzahl der Einsprit-
zungen resultierende Einspritzstrategie entscheidend für den Wirkungsgrad und die Schad-
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stoffbildung des Verbrennungsprozesses. Eine repräsentative Ereigniskette der Kraftstoffein-
spritzung ist in Abbildung 2-3 zusammen mit dem Bestromungssignal des kraftstoffeinsprit-
zenden Injektors dargestellt. 
 

 

Der Einspritzverlauf legt fest, zu welcher Zeit welche Kraftstoffmenge in den Zylinder einge-
spritzt wird und lässt sich als zeitlicher Verlauf über die Kenngrößen des Beginns, der Dauer 
und dem Ende der Einspritzung und der jeweiligen Amplitude darstellen. Dabei ist oftmals nicht 
der genaue Einspritzbeginn bekannt, sondern nur der Bestromungsbeginn des Injektors. Zwi-
schen dem Zeitpunkt der Bestromung und der eigentlichen Einspritzung der Kraftstoffmasse 
in den Brennraum vergeht eine Ansteuerzeit bzw. ein Öffnungsverzug, der auch Spritzverzug 
genannt wird. Systembedingt müssen nach Bestromungsbeginn zunächst Nadel und Ventil 
des Injektors öffnen. 
Beim Aufbau des Einspritzdruckes stehen verschiedene Einspritzsysteme zur Verfügung. Als 
gebräuchlichste Vertreter sind an dieser Stelle die nockengetriebenen Pumpe-Düse-Ein-
spritzsysteme und die Common-Rail-Systeme zu nennen. Das Common-Rail-System besitzt 
deutlich mehr Freiheitsgrade, da es im Gegensatz zum nockengetriebenen System nicht me-
chanisch gekoppelt ist. 
Die Schnittstelle beim Eintrag des Kraftstoffes in den Brennraum ist die unterschiedlich aus-
führbare Einspritzdüse mit ihrer Anzahl an Spritzlöchern. Mit der Verteilung und Zerstäubung 
des Kraftstoffes beginnt die Aufbereitung des Kraftstoff-Luftgemisches. Durch die Einspritzrate 
und die Geschwindigkeit bei der Gemischbildung wird im Wesentlichen die Energieumsetzung 
innerhalb des Dieselmotors bestimmt. Bei der Gemischbildung finden die Prozesse der Ein-
spritzung, der Einspritzstrahlausbreitung, des Strahlzerfalls und der Zerstäubung des Kraft-
stoffs mit den Vorgängen der Tropfenkollision und -koaleszenz und der Tropfenverdampfung 
statt. Als weitere, beeinflussende Faktoren sind die Ladungsbewegung und Brennraumturbu-
lenz zu nennen. Die Verdampfung des Kraftstoffes, Vermischung mit der Ladeluft, anschlie-
ßende Zündung und Verbrennung laufen dabei parallel ab. 

2.3.2 Zündung und Zündverzug 

Als Zündung wird die thermische Entflammung des Kraftstoff-Luft-Gemisches bezeichnet. Dies 
ist bedingt durch einen äußeren Energieeintrag oder kennzeichnend für den Dieselmotor durch 
Selbstzündung möglich. Zu einer Selbstzündung kommt es, sobald, bezogen auf das lokale 
Luftverhältnis, ein zündfähiges Gemisch existiert und die Zündtemperatur erreicht wird. Da die 
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Gebiete der Selbstzündung meist im leicht unterstöchiometrischen Bereich liegen, kommt es 
aufgrund des Luftmangels zu einer rußbildenden Verbrennung. [41] 
Obwohl Dieselkraftstoffe typischerweise eine hohe Zündwilligkeit aufweisen, beginnt die Ver-
brennung nicht unmittelbar mit der Einspritzung des Kraftstoffes. Vielmehr laufen ab dem Zeit-
punkt der Einspritzung verschiedene Prozesse physikalischer und chemischer Natur ab, die 
den sogenannten Zündverzug kennzeichnen. Der Zündverzug ist der Zeitraum von Beginn der 
Einspritzung bis zu einem merklich über den Kompressionsdruck hinausgehenden Druckan-
stieg, der durch die Energiefreisetzung des Kraftstoffes hervorgeht. 
Der physikalische Zündverzug wird bedingt durch die Strahlausbreitung, Verdampfung und 
Vermischung des Kraftstoffes mit der Ladeluft. Wie schon erwähnt, können die Vorgänge der 
Gemischbildung, Zündung und Verbrennung nicht voneinander getrennt betrachtet werden. 
Wesentlich beeinflusst werden kann der physikalische Zündverzug durch die Gastemperatur 
und den Gasdruck bei Einspritzbeginn, durch eine hohe Zerstäubungsgüte des Kraftstoffes 
sowie durch eine hohe Relativgeschwindigkeit zwischen Kraftstoff und Luft. [42]  
Sobald damit die Voraussetzungen eines zündfähigen Gemisches gegeben sind, ist des Wei-
teren die chemische Zündverzugszeit entscheidend. Diese hängt im Wesentlichen von der 
Aufspaltung der Kraftstoffmoleküle und der Radikalenbildung ab. Begünstigt durch hohe Tem-
peraturen im Brennraum leiten reaktionsfreudige Radikale die Zündung ein. [40] Neben der 
Temperaturabhängigkeit ist in jedem Fall ein Einfluss des Druckes und geringfügig auch der 
der Kraftstofftemperatur festzuhalten. [42] 
Ein weiteres Kriterium beim Zündverzug ist die Zündwilligkeit des Kraftstoffes ausgedrückt 
über die Cetanzahl, die das Verhältnis von zündwilligen zu zündträgen Anteilen im Kraftstoff 
beschreibt. Je mehr unverzweigte Kohlenwasserstoffe in einem Kraftstoff enthalten sind, desto 
größer ist die die Zündwilligkeit charakterisierende Cetanzahl. Das bedeutet, mit steigender 
Cetanzahl entzündet sich ein Kraftstoff leichter und der Zündverzug nimmt ab. Hinzukommen 
das Verdampfungsverhalten des Kraftstoffes und die Geschwindigkeit bei der Radikalenbil-
dung, die dabei auch über die Zusammensetzung und Struktur der Kraftstoffeskomponenten 
beeinflusst werden können. [43] 
Der Zündverzug wirkt sich insbesondere auf die Phase der vorgemischten Verbrennung aus. 
Lange Zündverzüge treten speziell im Teillastbereich oder bei Einspritzzeitpunkten auf, bei 
denen der Beginn weit vor oder nach dem oberen Totpunkt liegt. Ausschlaggebend sind hier-
bei die niedrigere Temperatur, aber auch weitere Einflussfaktoren, wie [39] zeigt: Die Zünd-
verzugszeit sinkt jeweils bei einem Anstieg des Sauerstoffgehaltes der Ladeluft, der Luftdichte, 
der Lufttemperatur, der Verdichtung, der Wandtemperatur, der Motordrehzahl, der Kraftstoff-
temperatur und der Cetanzahl. Bei steigendem Restgasgehalt bzw. Abgasrückführung und 
höherem Luftverhältnis ab einem Minimum von etwa 0,8 nimmt der Zündverzug zu. Innerhalb 
dieser Zeit kann sich viel Kraftstoff mit der Ladeluft vermischen. Je mehr Gemisch während 
des Zündverzuges aufbereitet wird, desto größer ist der vorgemischte Anteil am gesamten 
Verbrennungsablauf und desto größer ist der Druckgradient dieser Phase, der sich hinsichtlich 
der Bauteilbelastung, der Wandwärmeverluste und dem thermischen Wirkungsgrad auswirkt. 

2.3.3 Verbrennung 

Mit der Zündung folgt ab Brennbeginn der Verbrennungsprozess, an dem viele verschiedene 
Teilprozesse beteiligt sind. Dazu zählen die chemischen Reaktionen, der molekulare Transport 
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inklusive Diffusion, Dissipation und Wärmetransport sowie die turbulente Strömung, die dabei 
unterschiedliche Bereiche auf einer Zeitskala (siehe Abbildung 2-4) überdecken. 

Bestimmend für den Verbrennungsab-
lauf sind die jeweils langsamsten dieser 
gekoppelt stattfindenden Vorgänge. 
Werden also die Geschwindigkeit der 
chemischen Reaktionen und der turbu-
lente Strömungstransport auf einer 
Zeitskala verglichen, so wird erstere bei 
niedrigeren Temperaturen entschei-
dend sein, während bei relativ hohen 
Temperaturen die Physik der Gemisch-
bildung kennzeichnend und für den Ab-
lauf des Verbrennungsprozesses ge-
schwindigkeitskontrollierend ist. [44] 
So verhält es sich ebenso mit der hete-
rogenen Verbrennung des Dieselmo-
tors, die sowohl vorgemischt - in Folge 
des Zündverzuges, hauptsächlich aber 

mischungskontrolliert stattfindet. In den einzelnen Phasen der Verbrennung sind unterschied-
liche Phänomene geschwindigkeitsbestimmend, die neben der Abhängigkeit vom Einspritz-
verlauf die Umsatzrate des Kraftstoffes wesentlich beeinflussen. 
Ausgehend von einer einzelnen Haupteinspritzung lässt sich die dieselmotorische Verbren-
nung in drei grundlegende Phasen einteilen. Diese beginnt als vorgemischte Verbrennung mit 
einer charakteristisch ausgeprägten schlagartigen Energiefreisetzung und setzt sich als mi-
schungskontrollierte Hauptphase der Verbrennung fort. Diese geht über in eine sowohl diffu-
sions- als auch reaktionskinetisch gesteuerte Nachverbrennungsphase gekennzeichnet durch 
einen langsamer werdenden, verschleppten Kraftstoffumsatz. (vgl. Abbildung 2-5). 
 

 

 
 

Abbildung 2-5: Typischer Brennverlauf der dieselmotorischen Verbrennung schematisch dargestellt mit 
der Einteilung in dessen Verbrennungsphasen: vorgemischte Verbrennung, diffusionsgesteu-
erte Verbrennung und Ausbrandphase sowie der Kennzeichnung der Ereigniskette 

Abbildung 2-4: Zeitskala der unterschiedlichen an der 
Verbrennung beteiligten Prozesse nach [44] 
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Vorgemischte Phase 
Die vorgemischte Phase der Verbrennung startet ab Einspritzbeginn nach dem Zündverzug. 
In dieser Zeit, die verschiedenen physikalisch und chemisch basierten Vorgängen geschuldet 
ist, vermischt sich ein erster Anteil des bis dahin eingespritzten Kraftstoffes mit der Ladeluft 
innerhalb des Brennraumes. Die Verdichtung bestimmt bis hierhin im Wesentlichen den Druck- 
und Temperaturverlauf [39]. Aufgrund relativ niedriger Temperaturen vor Verbrennungsbeginn 
laufen die chemischen Prozesse noch eher langsam ab und sind prägend für den Zündverzug. 
Die Verbrennung beginnt, sobald es, unter Voraussetzung entsprechend lokaler Temperatu-
ren und lokalem Sauerstoffs, zur Selbstzündung einer lokalen Gemischzone kommt. Das bis 
zu diesem Ereignis aufbereitete Gemisch findet nun eine Zündquelle vor, verbrennt schlagartig 
und führt zu einem steilen Druckanstieg. Dieser Druckgradient ist auch für die Akustik des als 
„Dieselnageln“ bekannten Phänomens verantwortlich. Abhilfe schafft hier eine Voreinspritzung 
einer Kleinstmenge an Kraftstoff, die zu einer Verringerung des Zündverzuges führt. 
 
Hauptphase der Verbrennung 
In der Hauptphase der Verbrennung findet die für die konventionelle dieselmotorische Ver-
brennung typische diffusionsgesteuerte bzw. mischungskontrollierte Phase statt. Lokal exis-
tierende Flammen von bereits aufbereitetem Gemisch sind als Zündquelle für den weiter ein-
gespritzten Kraftstoff vorhanden. Druck und Temperatur nehmen rasch zu, was zu weiteren 
zahlreichen Zündkeimen führt, die sich nun nahezu gleichzeitig entzünden [39]. Die Dynamik 
der Reaktionskinetik hat durch den starken Temperaturanstieg in den Zündherden der ersten 
Phase der Verbrennung erheblich zugenommen. Geschwindigkeitsbestimmend für die Brenn-
rate des Kraftstoffes ist nun ganz wesentlich die Vermischung von Kraftstoffspray und Luft, da 
die Ladungszusammensetzung von starker Inhomogenität geprägt ist. Das bedeutet, dass Ge-
mischbildung und Umsetzung des Kraftstoffes eng miteinander verknüpft sind. Mit Abfall und 
Ende der Einspritzrate ändern sich die Randbedingungen ein weiteres Mal und der Übergang 
von der mischungskontrollierten Hauptphase der Verbrennung zur Nachverbrennung folgt. 
 
Nachverbrennung 
Die letzte Phase der Verbrennung ist durch eine zunächst sehr stark, dann aber immer lang-
samer abfallende Umsatzgeschwindigkeit gekennzeichnet. Sinkende Gastemperaturen in-
folge abnehmenden Druckes bei fortschreitender Expansion verlangsamen entscheidend die 
Reaktionskinetik. Dies wird zusätzlich begünstigt durch die insgesamt im Brennraum vorherr-
schende Sauerstoffkonzentration, die sich ebenfalls ihrem Minimum nähert. Das bedeutet, 
dass der Luftüberschuss abnimmt und sich die Wahrscheinlichkeit lokalen Sauerstoffmangels 
erhöht. Durch den Wegfall der Turbulenz des Einspritzstrahls nach Einspritzende wird zudem 
die Gemischbildung sehr viel langsamer. Als weitere treibende Kraft der Vermischung von Luft 
und Kraftstoff schwächt sich die durch den Einlassvorgang initiierte Ladungsbewegung ab. Die 
Folge ist eine thermodynamisch ungünstige Verschleppung der Verbrennung. 
Dabei ist der Übergang von der Hauptverbrennungsphase zur Phase der Nachverbrennung 
nicht eindeutig definiert und es lassen sich in der Literatur teils unterschiedliche Auslegungen 
finden. So gab [45] den Übergang zur Nachverbrennung mit Erreichen der Maximaltemperatur 
an. Der Ausbrand des sich noch im Brennraum befindlichen Kraftstoffes wird dann infolge ab-
sinkender Brennraumtemperaturen zunehmend durch die Reaktionskinetik gesteuert. Ab be-
stimmten Temperaturen sind die chemischen Prozesse auf der Zeitskala der Verbrennung 
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wieder langsamer, somit mitentscheidend [44] und das Ende der rein mischungskontrollierten 
Verbrennungsphase, der Hauptverbrennung, ist erreicht. 
Darüber hinaus existiert die Variante, bei der die Hauptphase der Verbrennung an den Ein-
spritzverlauf gekoppelt wird. Für diesen Fall korreliert der Beginn der Nachverbrennung in etwa 
mit dem Einspritzende [46], [47]. Diese Korrelation von Spritzende und dem Übergang von 
Hauptverbrennungsphase zur Nachverbrennung soll auch für den Rahmen dieser Arbeit zur 
Verbrennungsmodellierung auf Basis der Einspritzereigniskette verwendet werden. 

2.3.4 Emissionen 

Die beim dieselmotorischen Arbeitsprozess grundlegenden Emissionen als Verbrennungspro-
dukte können unterschieden werden in unschädliche Abgaskomponenten und die Schadstoff-
emissionen. Die Zusammensetzung des dieselmotorischen Rohabgas ist bei dem inhomoge-
nen Brennverfahren mit Luftüberschuss und innerer Gemischbildung stark von den motori-
schen Randbedingungen, also vom Betriebspunkt, abhängig. Eine typische Abgaszusammen-
setzung ist in nachfolgender Abbildung mit der Angabe der Massenanteile der jeweiligen Ab-
gaskomponenten skizziert. 
 

 

Für eine ideale, vollständige und stöchiometrische Verbrennung entstehen nur Wasser und 
Kohlenstoffdioxid als Produkte, wobei außerdem Stickstoff als inerte Komponente der Ladeluft 
mitgeführt wird. Bei der realen Verbrennung entsteht allerdings außerdem ein kleiner Anteil 
Schadstoffemissionen, welcher vornehmlich Stickoxide (NOx), Partikelemissionen (PM) und 
die insbesondere bei einer unvollständigen Verbrennung auftretenden Kohlenstoffmonoxid 
und Kohlenwasserstoffe (HC) enthält. Die Schadstoffentstehung liegt darin begründet, dass 
abweichend von der idealen die reale Verbrennung nur unvollkommen unter den inhomogenen 
Randbedingungen möglich ist. Die hohe Wärmeabfuhr in Brennraumwandnähe oder eine ge-
hemmten Chemie aufgrund der Heterogenität des Brennverfahrens können lokal zu Bereichen 
der Flammenauslöschung führen. Außerdem steht bei der motorischen Verbrennung nur sehr 
wenig Zeit zur Verfügung und die Annahme einer Gleichgewichtschemie ist nicht zutreffend, 
da das Gleichgewicht in dieser kurzen Zeit nicht erreicht werden kann. Überdies können Rück-
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Abbildung 2-6: Zusammensetzung der Rohabgasemissionen der dieselmotorischen Verbrennung für 
einen typischen Betriebspunkt in Anlehnung an [40] 
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reaktionen teilweise einfrieren, da aus zunehmender Expansion im Verlauf sinkende Prozess-
temperaturen resultieren. Hinzu kommt außerdem der Einfluss des Schmieröleintrags, der bei 
den großmotorischen Konzepten der Verbrauchsschmierung aufgrund der enthaltenen Addi-
tive zu höheren Partikelemissionen führen kann. 
Zu den beiden auch in der Modellierung berücksichtigen Schadstoffemissionen, NOx- und Par-
tikelemissionen, werden nachfolgend noch einige Hintergrundinformationen gegeben und auf 
die betriebspunktabhängige Entstehung bezüglich des globalen Luftverhältnisses eingegan-
gen. Die beim Verbrennungsprozess entstehenden Stickoxide fassen Stickstoffmonoxid (NO), 
welches mit etwa 60% bis 90% den größten Anteil ausmacht und Stickstoffdioxid (NO2) zu-
sammen [40]. Spätestens in der Umgebungsluft wird auch das Stickstoffmonoxid weiter zu 
dem in höheren Konzentrationen die Schleimhäute reizenden Gas Stickstoffdioxid umgewan-
delt, da das chemische Gleichgewicht beider nitroser Gase bei Umgebungsbedingungen auf 
Seiten des Stickstoffdioxids mit einer relativ kurzen Halbwertszeit von 30 min liegt. [48], [49] 
In Verbindung mit der Luftfeuchte kann es außerdem zu Salpetersäure reagieren, was zu sau-
rem Regen führen kann. [50] Auf Grundlage ihrer Entstehung können die Stickoxidemissionen 
unterteilt werden in thermisches, promptes und kraftstoffseitiges Stickoxid, wovon das letztge-
nannte durch im Kraftstoff gebundenen Stickstoff bedingt ist. 
Auf Seiten der Partikelemissionen gibt es nach [51] verschiedene Möglichkeiten der Einteilung. 
Einen kurzen Überblick dazu verschafft Abbildung 2-7: 

 

Basierend auf ihrer Typologie können Partikelemissionen in organische Partikel, welche Ruß 
und unverbrannte Kohlenwasserstoffe beinhalten, und in anorganische Partikel wie minerali-
sche Aschen, keramische Fasern und Sulfate unterteilt werden. Sulfate resultieren je nach 
Kraftstoffzusammensetzung aus im Kraftstoff gebundenem Schwefel, welches sich außerdem 
mit dem unter anderem als Verbrennungsprodukt im Abgas vorliegenden Wasser verbinden 
kann. Den überwiegenden Anteil der Partikelemissionen nehmen die kohlenstoffhaltigen Ver-
bindungen ein. Die als elementarer Kohlenstoff bezeichnete Gruppe besteht aus hochporösen, 
meist langkettigen Molekülstrukturen, die kaum Wasserstoff enthalten und auch ab höheren 
Temperaturen über 350°C thermisch stabil bleibend nicht verdampfen. Zu dieser Fraktion zählt 
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Abbildung 2-7: Einteilung der Partikel basierend auf ihrer Typologie inklusive der Eigenschaften und 
aufgrund ihrer Größenskala sowie die Unterteilung bezüglich Messgröße, Messmethode und Defini-
tion der Mittelwertbestimmung der Partikelemissionen nach [51] 
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auch der Anteil an „Black Carbon“, der als weiteres Kriterium Licht über den gesamten sicht-
baren Wellenlängenbereich absorbieren kann. Des Weiteren werden in dieser Unterteilung 
diejenigen Bestandteile als organischen Substanzen klassifiziert, deren kondensierte Dämpfe 
oberhalb von 350°C verdampfen. [51] 
Eine weitere Unterteilung kann auf Basis der Partikelgröße erfolgen, wozu die Abbildung 2-8 
eine exemplarische Größenverteilung liefert. Dazu sind den Größenspektren mit dem Nuklea-
tions-, Aitken- und dem Akkumulationsmodus außerdem einige Bildungsmodi zugeordnet. 
 

 
 
Ab Größenskalen kleiner als 1000 nm wird von Feinstpartikeln - auch Feinstaub - gesprochen, 
ab Größen kleiner als 100 nm von ultrafeinen Partikeln bzw. kleiner als 50 nm von Nanoparti-
keln. [51], [52] Diese Größeneinteilung ist jedoch nicht bindend, sondern kann je nach Quelle 
variieren. Bei der Quantifizierung der Messgröße sind verschiedene Formen wie die der Par-
tikelkonzentration oder auch die der Massenkonzentration möglich. Diese kann sich außerdem 
auf unterschiedliche Größenspektren beziehen, zusammensetzungs- oder entstehungsspezi-
fisch sein. Darüber hinaus sind diverse Messmethode zur Bestimmung des Partikeldurchmes-
sers und Verfahren der Mittelung nach [51] möglich.  
Bezüglich der gesundheitlichen Wirkung werden die Partikelemissionen der dieselmotorischen 
Verbrennung unabhängig von der Partikelgröße von der Weltgesundheitsorganisation seit 
2012 als krebserregend eingestuft. Kleinere Partikel werden dabei als potentiell gefährlicher 
eingestuft, da ihr Eindringverhalten in Atmungsorgane und die Aufnahmefähigkeit über die 
Haut stärker ausgeprägt sind. Der Anteil an Black Carbon trägt außerdem zum anthropogenen 
Klimawandel bei, wenn dieser die solare Strahlung im sichtbaren Wellenlängenbereich absor-
biert. [51] 
Die Bildung von Schadstoffemissionen ist stark vom Betriebspunkt abhängig. Unter welchen 
motorischen Betriebsbedingungen, welche Schadstoffe zu erwarten sind, zeigt die nachfol-
gende Abbildung nach [40] in Abhängigkeit des globalen Luftverhältnisses. 

 
 
Darin abgebildet sind die Konzentrationen der Stickoxide, der Restkohlenwasserstoffe, von 
Kohlenstoffmonoxid und die Schwärzungszahl als Ausdruck der Rußkonzentration im Rohab-
gas eines typischen dieselmotorischen Brennverfahrens. Für die Stickoxidkonzentration liegt 
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das Maximum bei einem Luftverhältnis von etwa 1,1 bis 1,2, wobei mit zunehmender Annähe-
rung an stöchiometrische Bedingungen ein Anstieg der Stickoxide verbunden ist. Dies folgt 
aus steigenden Prozesstemperaturen, belegbar unter anderen durch höhere Abgastempera-
turen, mit denen eine Zunahme der Bildung thermischen Stickstoffmonoxids einhergeht. Ab 
einem gewissen, zu geringen Luftverhältnis limitiert trotz weiter steigender Prozesstemperatu-
ren allerdings der nicht mehr ausreichend zur Verfügung stehende freie Sauerstoff. Eine wei-
tere Zunahme der Stickoxidbildung und der Gradient als Funktion des Luftverhältnisses 
schwächen sich ab. Daraus resultiert das erwähnte lokale Maximum. [40] 
Unverbrannte oder nur unvollständig oxidierte Anteile von Kohlenwasserstoffen und Kohlen-
stoffmonoxid entstehen dann, wenn örtlich nicht ausreichend Sauerstoff zur Verfügung steht 
oder zu geringe Prozesstemperaturen vorherrschen. Ersteres ist insbesondere bei unzu-
reichender Durchmischung oder lokalem Luftmangel möglich, der umso wahrscheinlicher ist, 
je niedriger auch das globale Luftverhältnis ist. Dies kann neben einer unvollständigen außer-
dem zu einer rußenden Verbrennung führen, wobei lokaler Luftmangel zusätzlich die Oxidation 
des gebildeten Rußes verhindert. Dagegen kann es bei zu hohem Luftüberschuss, wie bei-
spielsweise im Teillastbereich, zu Gebieten der Flammenauslöschung kommen, was ebenfalls 
in einer unvollständigen Verbrennung mit erhöhten Anteilen von Kohlenmonoxid und unver-
brannten Kohlenwasserstoffen resultiert. Mehr zu den in dieser Arbeit modellierten Schadstof-
fen NOx und Ruß finden sich in den Modellierungskapiteln 2.5.4 und 4.5.2. 
 
Die beiden insbesondere in der maritimen Anwendung auf internationaler Ebene reglementier-
ten Schadstoffemissionen sind Stick- und Schwefeloxide. Hierbei werden entsprechende Re-
gularieren der Internationale Maritime Organisation (IMO) angewandt, welche sich über die 
letzten Jahre verschärft haben (Vgl. Abbildung 2-10), wenn auch teilweise nicht global, son-
dern in der letzten Stufe IMO Tier 3 nur für bestimmte Emission Controle Areas (ECA). 
 

 

Der Schadstoff der Schwefeloxide (SOx) als Bestandteil des Abgases wurde in diesem Kapitel 
bisher noch nicht thematisiert, da dieser maßgeblich über die Kraftstoffzusammensetzung be-
einflusst ist. Das bedeutet, eine Begrenzung kann hierbei über die Kraftstoffqualität realisiert 
werden. Alternativ kann eine entsprechende Abgasnachbehandlung, bspw. durch Schwefel-
wäscher, vorgenommen werden, sodass eine vergleichbare Abgaszusammensetzung emit-
tiert wird, als würde eine geforderte Kraftstoffqualität gebunkert worden sein. Entsprechende 
Qualitäten sind nur im maritimen Sektor vertreten. Im Onroad-Sektor ist die Kraftstoffzusam-
mensetzung hinsichtlich Schwefel laut DIN EN 590 auf 0,001 % (10 mg/kg) begrenzt, sodass 

Abbildung 2-10: Vorgabe der Reduzierung der nenndrehzahlbezogenen Stickoxidemissionen und des 
Schwefelgehaltes im Kraftstoff durch die International Marine Organisation (IMO) auf globaler Ebene 
oder für die Emission Control Area (ECA) mit der Grenzwertverschärfung der letzten Jahre nach [54] 



 Stand der Technik 21 

Lehrstuhl für Technische Thermodynamik – Universität Rostock 

SOx im Prinzip vernachlässigbar ist. Im Rahmen dieser Arbeit wurden nur Motorversuche mit 
einem hochwertigen, schwefelfreien Destillatkraftstoff durchgeführt, sodass SOx als Schadstoff 
nicht näher behandelt wird. 
Die über die letzten Jahre verschärfte Reglementierung der Stickoxidemissionen in der inter-
nationalen Schifffahrt seitens der IMO ist in nachfolgender Abbildung in der linken Darstellung 
nochmals am Beispiel eines mittelschnelllaufenden Motors mit einer Nenndrehzahl von 
1000 min-1 ersichtlich, wobei als Vergleich die zeitliche Grenzwertentwicklung aus dem Nutz-
kraftfahrzeugbereich eingezeichnet ist. 
 

 

Über die letzten Jahre hat sich der entsprechende von der Nenndrehzahl abhängige Grenz-
wert verschärft, sodass der aktuell für die Emission Control Areas gültige internationale Grenz-
wert für Motoren einer Nenndrehzahl von 1000 min-1 bei etwa 2,2 g/kWh liegt. Im Vergleich zur 
internationalen Seeschifffahrt sind die Grenzwerte der schweren Nutzkraftfahrzeuge im euro-
päischen Raum allerdings deutlich niedriger. Eine Begrenzung der Partikelemissionen existiert 
hingegen im maritimen Bereich auf globaler Ebene nicht. Die Abbildung 2-11 im rechten Ab-
bildungsbereich zeigt daher typische Partikelemissionswerte im stationären Motorbetrieb für 
einen mittelschnelllaufenden Schiffsdieselmotor für zwei unterschiedliche Kraftstoffe, die mit 
den verschärften Grenzwerten für die Nkw-Sparte verglichen werden. 
 

2.4 Abgasturboaufladung 

Da das Turboladermodell ein elementarer Bestandteil des Motorprozessmodells ist und des-
sen Ergebnisse wesentliche Randbedingungen für den Innenprozess liefert, sollen nachfol-
gend die wichtigsten formeltechnischen Zusammenhänge dargestellt werden. Außerdem wer-
den die ebenso für die spätere Modellbildung wichtige Kennfelddarstellung und deren spezielle 
Kennfeldgrößen skizziert. 

Abbildung 2-11: Vergleich der Stickoxid-Grenzwerte für den Straßenverkehr in Europa auf Basis schwe-
rer Nkw im Vergleich zu den IMO-Grenzwerten für den internationalen Seeverkehr (links) und Ent-
wicklung der PM Emissionsgrenzwerte für schwere Straßenfahrzeug (Nkw) in Europa im Vergleich 
zu Schiffsdieselmotoren nach [53] anhand diesem deutlich wird, dass die Schadstoffreglementierung 
im Nkw-Bereich bedeutend schärfer ist als im maritimen Sektor 
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Im Rahmen der Abgasturboaufladung wird die nach dem Arbeitstakt des Innenprozesses zur 
Verfügung stehende Abgasenthalpie teilweise weiter genutzt, um die Leistungsdichte des Mo-
tors zu erhöhen. Aus dieser Verbesserung folgt potentiell ein höherer Gesamtwirkungsgrad 
und niedrigere Emissionen, weswegen heutige Großmotoren kaum mehr ohne Turbolader 
ausgeführt sind. Diese Vorteile resultieren aus thermodynamischer Sicht in erster Linie aus 
der Erhöhung des Ladedrucks, womit eine Dichtersteigerung des dem Brennraum zugeführten 
Arbeitsmediums einhergeht. Folglich kann nach Gleichung 2.1 eine Leistungssteigerung erzielt 
werden, da die effektive Leistung Pe von der Motordrehzahl nM, dem Hubvolumen je Zylinder Vh 
und dem effektiven Mitteldruck pm,e abhängt, welcher wiederum von der Dichte der Ladeluft 
abhängt. Für einen 4-Takt-Motor gilt i=2, wobei z die Anzahl der Zylinder darstellt. 
 

𝑃e =
𝑛𝑀 ∙ 𝑝m,e ∙ 𝑉h ∙ 𝑧 

𝑖
    𝑚𝑖𝑡     pm,e = 𝜌L ∙ 𝜂i ∙ 𝜂m ∙ 𝜆l ∙

𝐻𝑢
𝐿st
∙
1

𝜆
 (2.1) 

 
Die weiteren Parameter des Mitteldruckes sind der Innenwirkungsgrad 𝜂𝑖, der mechanische 
Wirkungsgrad 𝜂𝑚, der Liefergrad 𝜆𝑙, der untere Heizwert Hu und das stöchiometrische Luftver-
hältnis Lst abhängig vom Kraftstoff und das globale Luftverhältnis 𝜆, für die die Freiheitsgrade 
stärker eingeschränkt sind als die Erhöhung der Luftdichte. Aus diesem Grund ist die Aufla-
dung die effizienteste Methode den Mitteldruck und somit die Leistung des Motors zu erhöhen. 
 
Aus der mechanischen Kopplung von Turbine und Verdichter ergibt sich für den statischen 
Fall der Leistungsbilanz idealisiert mit Vernachlässigung der mechanischen Verluste der ver-
einfachte Zusammenhang, dass die aus dem Abgasenthalpiestrom umgewandelte Turbinen-
leistung PT ladeluftseitig als Verdichterleistung PV wieder zur Verfügung gestellt werden kann. 
 

𝑃𝑉 = 𝑃𝑇 (2.2) 
 
Die Leistung der beiden Strömungsmaschinen des Turboladers, Verdichter und Turbine, wel-
che mechanisch miteinander gekoppelt sind, ergibt sich jeweils aus dem Massenstrom 𝑚̇𝑖, der 
spezifischen Enthalpiedifferenz ∆ℎ𝑖,𝑖𝑠 und dem Isentropenwirkungsgrad 𝜂𝑖,𝑖𝑠.des jeweiligen Ag-
gregates. 
 

𝑃𝑉 = 𝑚̇𝑉 ∙ ∆ℎ𝑉,𝑖𝑠 ∙
1

𝜂𝑉,𝑖𝑠
        𝑢𝑛𝑑    𝑃𝑇 = 𝑚̇𝑇 ∙ ∆ℎ𝑇,𝑖𝑠 ∙ 𝜂𝑇,𝑖𝑠 (2.3) 

 
Die isentrope Zustandsänderung der spezifischen Enthalpie des Verdichters berechnet sich 
aus der spezifischen Wärmekapazität cp,1 und der Temperatur T1 bezogen auf die Zustände am 
Eintritt des Verdichters und dem Druckverhältnis ΠV, welches über den Austrittsdruck p2 und 
den Eintrittsdruck p1 definiert ist. Hinzu kommt außerdem der Isentropenexponent κ. 
 

∆ℎ𝑉,𝑖𝑠 = 𝑐𝑝,1 ∙ 𝑇1 ∙ (Π𝑉
𝜅−1
𝜅 − 1)      𝑚𝑖𝑡     Π𝑉 =

𝑝2
𝑝1

 (2.4) 

 
Analog dem Verdichter errechnet sich die isentrope Zustandsänderung der spezifischen Ent-
halpie der Turbine aus der spezifischen Wärmekapazität und der Temperatur bezogen auf den 
thermodynamischen Zustand am Turbineneintritt - hier mit dem Index 3 – und dem Druckver-
hältnis, für welches außerdem der Druck am Austritt der Turbine mit dem Index 4 relevant ist. 
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∆ℎ𝑇,𝑖𝑠 = 𝑐𝑝,3 ∙ 𝑇3 ∙ (1 − (
1

Π𝑇
)

𝜅𝐴−1
𝜅𝐴
)      𝑚𝑖𝑡     Π𝑇 =

𝑝3
𝑝4

 (2.5) 

 
Hinzukommen der Isentropenexponent ebenso wie die spezifische Wärmekapazität abhängig 
von der Temperatur und der Abgaszusammensetzung. 

Stoß- und Stauaufladung 
Bei der Abgasturboaufladung kann je nach Ausführung des Abschnitts vom Auslass des Zy-
linders bis zur Turbine des Turboladers zwischen der Stau- und der Stoßaufladung unterschie-
den werden. 
Bei der Stauaufladung wird das Abgas einem größer ausgeführten Sammelvolumen zwischen 
Zylinder und Turbine zugeführt. Daraus resultiert der Vorteil, dass die Turbine mit einem rela-
tiv konstanten Enthalpiestrom beaufschlagt werden kann, welches in Konsequenz einen Tur-
binenbetrieb mit gleichbleibend hohen Wirkungsgraden ermöglicht. Der kinetische Energiean-
teil im Abgas insbesondere beim Ladungswechsel und Ausströmen aus den einzelnen Zylin-
dern wird größtenteils in potentielle Energie umgewandelt, welches allerdings unvollständig 
und verlustbehaftet ist und mit einem deutlichen Entropieanstieg verbunden ist. Damit geht der 
Nachteil einher, dass sich die nutzbare Enthalpiedifferenz reduziert. Darüber hinaus erhöht 
sich durch das groß ausgeführte Volumen vor Turbine die Trägheit des Systems, welches sich 
nachteilig auf das dynamische Verhalten auswirkt und sich bei Lastwechseln in einem langsa-
meren Ansprechverhalten bemerkbar macht. 
Dahingehen ist bei der Stoßaufladung dieses Volumen möglichst gering und für eine strö-
mungsgünstige Anströmung im Abgaskrümmer ausgelegt. So kann außerdem eine Ausnut-
zung des durch die kleineren Querschnitte höheren kinetischen Energieanteils der Abgasströ-
mung erfolgen, was anhand der Totalenthalpie verdeutlicht werden kann. Die spezifische To-
talenthalpie htotal ergibt sich zusätzlich aus dem kinetischen Energieanteil, welcher die Strö-
mungsgeschwindigkeit u des Mediums berücksichtigt und den geodätischen Anteil, definiert 
über die Erdbeschleunigung g und das Höhenniveau z. 

ℎ𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = ℎ +
𝑢2

2
+ 𝑔 ∙ 𝑧 

(2.6) 

Der letztgenannte Anteil kann allerdings in der Regel vernachlässigt werden, da die Höhendif-
ferenz bei der betrachteten Zustandsänderung in der Turbine gegen null strebt. Wichtig bei 
dieser stoßaufgeladenen Ausführung ist eine sogenannte Flutentrennung, wodurch eine ge-
genseitige Störung einzelner Zylinder beim jeweiligen Ladungswechsel durch die auftretenden 
Druckstöße vermieden wird. Während die Zuführung zur Turbine bei der Stauaufladung stets 
einflutig erfolgt, ist bei der Stoßaufladung je nach Zylinderzahl mindestens ein zweiflutiger Ab-
gaskanal und Turbinengehäuse erforderlich. Als wesentliche Vorteile werden so eine Verbes-
serung des dynamischen Systemverhaltens und eine Erhöhung des Drehmomentes bei nied-
rigeren Motordrehzahlen erzielt. Dies überkompensiert für gewöhnlich auch den Nachteil des 
verschlechterten Turbinenwirkungsgrades, der durch die gepulste Beaufschlagung der Tur-
bine zustande kommt. 
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Kennfelddarstellungen und angepasste Kennfeldgrößen 
Zur Beschreibung des Betriebsverhaltens von Verdichter und Turbine werden verschiedene 
Kennfelddarstellungen verwendet, die angepasste Kennfeldgrößen beinhalten. Diese berück-
sichtigen die Ähnlichkeitsgesetze für Strömungsmaschinen unter Verwendung der 
Mach’schen Ähnlichkeitstheorie [55] und zielen auf eine Vergleichbarkeit verschiedener Kenn-
felder bzw. verschiedener Aggregate untereinander ab. 
Während für die Verdichterseite sogenannte korrigierte Kennfeldgrößen verwendet werden, 
da diese auf einen definierten Referenzzustand bezogen werden, sind turbinenseitig redu-
zierte Kennfeldgrößen üblich, bei denen jedoch nicht referenziert wird. Somit sind die am sta-
tionären Heißgasprüfstand bei konstanten Turboladerdrehzahlen aufgenommen Größen un-
abhängig vom jeweiligen prüfstandsspezifischen Umgebungszustand. Dies gilt sowohl für den 
Massen- respektive Volumenstrom als auch für die Drehzahl. Die dimensionslosen Kennfeld-
größen Druckverhältnis und Wirkungsgrad sind nicht Gegenstand dieses Bezuges. 
Typische Kennfelddarstellungen für den Verdichter und die Turbine eines Abgasturboladers 
sind in nachfolgender Abbildung dargestellt. Dies ist zum einen das über den korrigierten Mas-
senstrom aufgetragene Druckverhältnis und zum anderen die Isolinien verschiedener Turbo-
laderdrehzahlen, welche ebenfalls den Zusammenhäng von Massenstrom und Druckverhält-
nis skizzieren. Üblicherweise sind in dieses Kennfeld außerdem die Isolinien des Wirkungs-
grades eingetragen, die die charakteristischen Muschelkurven ergeben. 
 

 

In dem dargestellten Massenstrom-Druckverhältnis-Kennfeld eines exemplarischen Radialver-
dichters sind außerdem die Pump- und Stopfgrenze und die Grenze der maximalen Umfangs-
geschwindigkeit eingezeichnet. Die typischen Kennfelddarstellungen der Turbine sind im Un-
terschied zur Verdichterdarstellung als reduzierter Massenstrom in Abhängigkeit des Druck-
verhältnisses aufgetragen und beinhalten die Isolinien reduzierter Turboladerdrehzahlen. Der 
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Abbildung 2-12: Typische Kennfelder des Verdichters und der Turbine abgasturboaufgeladener Motoren 
nach [157]: Druckverhältnis über Massenstrom inklusive Wirkunsgrad-Isolininen für einen 
Radialverdichter (links) und für eine Radialturbine: Reduzierter Massenstrom über Druckverhältnis 
(rechts oben) und Wirkungsgrad über Druckverhältnis (rechts unten) 



 Stand der Technik 25 

Lehrstuhl für Technische Thermodynamik – Universität Rostock 

abhängig vom Turbinendruckverhältnis abgebildete Turbinenwirkungsgrad ergibt einen para-
belförmigen Verlauf. Aus dem Verdichteraustritts- bzw. Turbineneintrittsdurchmesser lässt 
sich mit Hilfe der Turboladerdrehzahl die korrigierte Verdichterumfangsgeschwindigkeit uV,korr 

bzw. Turbinenumfangsgeschwindigkeit uT,korr bestimmen. Die Zusammenhänge für die korri-
gierten Kenngrößen des Verdichters beschreiben nachfolgende Gleichungen: 
 

𝑛𝑘𝑜𝑟𝑟 = 𝑛𝐴𝑇𝐿 ∙
√𝑇𝑟𝑒𝑓

√𝑇1
          𝑢𝑛𝑑    𝑚̇𝑘𝑜𝑟𝑟 = 𝑚̇𝑉 ∙

√𝑇1 ∙ 𝑝𝑟𝑒𝑓

𝑝1 ∙ √𝑇𝑟𝑒𝑓
  . (2.7) 

 
Die korrigierte Turboladerdrehzahl am Verdichter ergibt sich aus der realen Turboladerdreh-
zahl nATL, einer Referenztemperatur bezogen auf die reale Eintrittstemperatur am Verdichter. 
Für den korrigierten Massenstrom ist neben diesen Temperaturen außerdem ein Referenz-
druck bezogen auf den realen Druck am Eintritt und der reale Massenstrom durch den Ver-
dichter relevant. Die reduzierten Turboladerdrehzahlen weichen erheblich von den realen 
Drehzahlen ab, da die Eintrittstemperatur im Gegensatz zur Vorgehensweise am Verdichter 
nicht auf eine Referenztemperatur bezogen wird (Vgl. Gleichung 2.7 und Gleichung 2.8). 
 

𝑛𝑟𝑒𝑑 =
𝑛𝐴𝑇𝐿

√𝑇3
         𝑢𝑛𝑑      𝑚̇𝑟𝑒𝑑 = 𝑚̇𝑇 ∙

√𝑇3
𝑝3

 (2.8) 

 
Ebenso ergibt sich der reduzierte Massenstrom ohne Referenzgrößen. 
 

2.5 Ausgewählte Kapitel der Modellierung 

Für das Verständnis von physikalischen und chemischen Abläufen sind Modellvorstellungen 
eine wichtige Hilfe. Erst mit Vereinfachung und Abstraktion der Realität ist das Verhalten eines 
Systems so erfassbar, dass ein darin zu untersuchender Prozess zielorientiert beschrieben 
und analysiert werden kann. Diese Aufgabe verfolgt die Modellbildung, die damit die Grund-
lage für die numerische Simulation bildet. 
Das nachfolgende Unterkapitel soll dazu zunächst einen Überblick über die allgemein für die 
Simulation zur Verfügung stehenden Modellbildungsarten verschaffen. Nachfolgend schließt 
sich ein Überblick über den aktuellen Stand der Technik derjenigen Modelle an, für die im 
Rahmen dieser Arbeit eigene Modellansätze, -erweiterungen oder –modifikationen vorgenom-
men wurden. Dies betrifft zum einen die Ersatzbrennverlaufsmodelle zur Beschreibung der 
dieselmotorischen Verbrennung und die Emissionsmodellierung. Da im Motorprozessmodell 
des Gesamtsystems Motor eine Vielzahl von Modellen beteiligt sind, werden an dieser Stelle 
nur diese zwei Bereiche für die Beschreibung des Literaturüberblicks ausgewählt. 

2.5.1 Thermodynamische Modellierung 

Die thermodynamische Modellierung leistet einen wertvollen Beitrag zur Prozessrechnung und 
zur Prozessanalyse. Während die Druckverlaufsanalyse als Form der Prozessanalyse zur 
Auswertung der experimentellen Messdaten des Forschungsprüfstands verwendet wird, stellt 
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die Arbeitsprozessrechnung das Simulationswerkzeug dar. Die per Prozessanalyse thermo-
dynamisch aufbereiteten Messdaten ermöglichen jedoch gleichzeitig eine Validierung des Pro-
zessmodells. Arbeitsprozessrechnung und Prozessanalyse sind zwei verwandte Begriffe, de-
nen eine klar trennbare Rolle zugeschrieben werden kann, die nachfolgend kurz erläutert wird. 
Die verwendeten thermodynamischen Berechnungsgrundlagen, auf denen beide Werkzeuge 
basieren, sind allerdings weitgehend identisch. 
 
Arbeitsprozessrechnung 
Die reale Arbeitsprozessrechnung umfasst die Berechnung und numerische Simulation der 
Abläufe im Motor. Dazu werden die Zustandsänderungen des Arbeitsgases bei den verschie-
denen motorinternen Prozessen über unterschiedlich komplexe Modellansätze berechnet. Mit 
diesem Hilfsmittel können Vorhersagen bezüglich Leistung, Verbrauch, Bauteilbelastung und 
Emissionen getroffen oder zumindest Tendenzen aufgezeigt werden. So kann aus einem vor-
liegenden Brennverlauf, der über Ersatzbrennverläufe angenähert oder über ein Verbren-
nungsmodell ermittelt wird, insbesondere der Druck- und Temperaturverlauf im Zylinder des 
Motors modelliert werden. Das bedeutet, dass die Arbeitsprozessrechnung aus dem Brenn-
verlauf die Verläufe von Prozessgrößen wie beispielsweise dem Zylinderdruck gewinnt, wäh-
rend die nachfolgend beschriebene Prozessanalyse den umgekehrten Weg geht. 
 
Prozessanalyse 
Im Gegensatz zur Arbeitsprozessrechnung handelt es sich bei der Prozessanalyse nicht um 
die Simulationsberechnung der Verbrennung. Stattdessen bildet die messtechnische Erfas-
sung von Prozessgrößen die Grundlage, um beispielsweise den Verlauf der Energiefreiset-
zung bei der Verbrennung zu bestimmen. Die Analyse des Druckverlaufes ist neben optischen 
Verfahren ein mögliches Vorgehen zur Beurteilung des Verbrennungsablaufes. In diesem Zu-
sammenhang spielt die Zylinderdruckindizierung eine wichtige Rolle. Indizieren bedeutet, dass 
der Druck im Zylinder gemessen und über die Kurbelwellenposition dem Kolbenweg und dem 
Zylindervolumen zugeordnet wird. Dabei wird der Zylinderdruck kurbelwellenwinkelabhängig 
aufgenommen und über die Kolbenwegsgleichung das Volumen bestimmt. [39] Aus einer Ana-
lyse der Verbrennung unter thermodynamischen Gesichtspunkten kann somit der Brennver-
lauf und aus diesem dann weitere charakteristische Größen berechnet werden. 
 

2.5.2 Modellbildungsarten 

Im Rahmen der Arbeitsprozessrechnung von Verbrennungsmotoren werden unterschiedliche 
Modellansätze verwendet. Bei der Einordnung der Modelle lassen sich verschiedene Arten 
hinsichtlich ihres Detailgrades, ihrer Komplexität und dem daraus resultierenden benötigten 
Rechenaufwand unterscheiden. Einfachste Ansätze basieren auf einer empirischen Grund-
lage, während komplexere Modelle auf physikalische und chemische Gesetzmäßigkeiten auf-
bauen, die wiederum unterschiedlich detailliert umgesetzt werden können. Ihre Gesamtmo-
delle können darüber hinaus in mehrere Teilmodelle unterteilt sein. Angelehnt an die Klassifi-
zierung von Merker et al. [56] sei die Unterteilung in die Modellbildungsarten der thermodyna-
mischen, phänomenologischen und multi-dimensionalen Modelle beschrieben. 
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Die in ihrem Detailgrad komplexesten Modellen sind dem Bereich der multidimensionalen 
„Computational Fluid Dynamics“ - kurz CFD - zuzuordnen. Die Berechnung dreidimensionaler, 
instationärer, turbulenter Strömungsfelder erfasst auch die Einflüsse der Brennraumgeomet-
rie. Hohe örtliche und zeitliche Auflösungen des betrachteten Systems und die detaillierten 
physikalischen und chemischen Untermodelle bedingen allerdings einen enormen Aufwand 
hinsichtlich des Aufbaus, der Erstellung, der Handhabung und insbesondere der benötigten 
Rechenzeiten. 
Bei den phänomenologischen Modellen existiert in der Regel keine direkte Ortsauflösung des 
Systems. Stattdessen bezeichnet der quasi-dimensionale Fall eine Einteilung des Systems in 
mehrere homogene Zonen. Energie-, Massen- und gegebenenfalls Impulsbilanz bilden zu-
sammen mit den thermischen sowie den kalorischen Zustandsgleichungen die Grundlage für 
die Lösung gewöhnlicher, zeitabhängiger Differentialgleichungen. Erweitert werden diese mit 
physikalischen und chemischen Untermodellen, deren Anwendung beispielsweise für den 
Zündverzug, die Zündprozesse, die Strahlausbreitung, die Gemisch- und die Schadstoffbil-
dung erfolgt. Oft sind die chemischen, strömungsmechanischen und thermodynamischen Vor-
gänge so komplex und in allen Einzelaspekten nicht genau voneinander trenn- und somit be-
rechenbar, dass ein phänomenologisches Modell auf die Beschreibung dieser Vorgänge in 
ihrer Gesamtheit abzielt. Dazu sind für gewöhnlich experimentelle Beiwerte nötig. Der relativ 
einfache Aufbau und die Handhabung sind oft ein guter Kompromiss aus Aufwand und Ge-
nauigkeit. 
Einfach gehaltene thermodynamische Ansätze, bei denen die Ortsabhängigkeit vernachlässigt 
wird, werden als null-dimensionale Modelle bezeichnet. Analog zu den phänomenologischen 
Modellen erfolgt die Lösung der Erhaltungssätze von Energie, Masse und, falls benötigt, des 
Impulses über gewöhnliche, zeitabhängige Differentialgleichungen, wobei die thermische und 
kalorischen Zustandsgleichungen hinzukommen. Zwar ist die Wiedergabe der Realität mit die-
sen Modellierungsansätzen nur näherungsweise möglich, es werden aber meist richtige 
Trendaussagen getroffen. Für den Rahmen umfangreicher Parameterstudien in kurzer Zeit 
bietet sich eine Anwendung an und begründet so den Stellenwert als weiterhin wichtiges Werk-
zeug in der Arbeitsprozessrechnung. [39], [56] 
Einfachen Modellen werden in der Regel Ersatzbrennverläufe anstelle eines Verbrennungs-
modells zu Grunde gelegt. [39] Die Ermittlung solch eines Ersatzbrennverlaufes erfolgt für ge-
wöhnlich auf empirischer Basis mit mathematischen Herleitungen. Eine Übersicht findet sich 
im nachfolgenden Unterkapitel 2.5.2. Es sei aber an dieser Stelle noch darauf hingewiesen, 
dass das in dieser Arbeit thematisierte Ersatzbrennverlaufsmodell nicht nur auf mathemati-
schen Beziehungen und Empirie beruht, sondern mit der zusätzlichen Verwendung physikali-
scher und chemischer Untermodelle und den Einspritzereignissen als Basis eher als ein Hybrid 
mit phänomenologischen Ansätzen zu bezeichnen ist. 
 

2.5.3 Brennratenmodelle als Form der Verbrennungsmodellierung 

Als elementarer Bestandteil der Modellierung des Motorinnenprozesses als Teil der Arbeits-
prozessrechnung ist das Verbrennungsmodell zu bezeichnen, da sich aus dem Verlauf der 
Verbrennung eine wesentliche Druckerhöhung im Druckverlauf ergibt. Diese zeitlich aufge-
löste Brennrate, für gewöhnlich als Brennverlauf bezeichnet, kennzeichnet den zeitlichen Ver-
lauf der als Reaktionsenthalpie bei der Verbrennungsreaktion freigesetzten zuvor im Kraftstoff 
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gebundenen, chemischen Energie. Zur Prädiktion des Verlaufs der Brennrate können ver-
schiedene phänomenologische Methoden oder auch sogenannte Ersatzbrennverlaufsmodelle 
genutzt werden. 
Ein Beispiel für die phänomenologischen Verbrennungsmodelle ist das Brennratenmodell von 
Chmela [57], [58]. Dabei wird die Brennrate über Terme definiert, welche die Mischungsrate 
und die Reaktionsrate beschreiben. Für die dieselmotorische Verbrennung ist es im ursprüng-
lichen Modell vorgesehen, eine rein mischungskontrollierte Formulierung zu verwenden, da 
diesem Modellstand die Annahme zu Grunde lag, dass der hauptsächlich diffusionsgesteuerte 
dieselmotorische Verbrennungsprozess von der Geschwindigkeit der Mischung von verfügba-
rer Kraftstoffmasse mit der Luft abhängt. Diese Gemischbildung ist wiederum wesentlich durch 
die turbulente kinetische Energiedichte gesteuert. Der Vorteil dieser Modelle ist, dass sie auch 
im nulldimensionalen Kontext eine gute Übertragbarkeit auf andere Motoren versprechen. Eine 
Herausforderung stellt allerdings der Teillastbereich dar, bei dem die vorgemischte Verbren-
nung einen großen Anteil einnimmt. Die vorgemischte Phase und auch die Nachverbrennung 
sind eher durch die Reaktionskinetik dominiert, welches in einer späteren Fassung mit einer 
Reaktionsrate auf Basis eines Arrhenius-Ansatzes berücksichtigt wird. [59] Weitere Verbesse-
rungsvorschläge hinsichtlich des Zündverzugsmodells, der vorgemischten Verbrennungs-
phase und Erweiterungen für die Berücksichtigung von Voreinspritzung und Spray-Wandinter-
aktion präsentiert Dowall [60]. 
Die Kategorie der Mehrzonenmodelle sei hier nur kurz als weitere Form der Brennratenmo-
delle erwähnt, da diese zwar eine sehr hohe Genauigkeit hinsichtlich der Vorhersage des Ver-
brennungsprozesses versprechen, ihre Komplexität in Verbindung mit dem notwendigen Re-
chenaufwand allerdings nicht geeignet für den hier beabsichtigten Rahmen der dynamischen 
Motorprozessrechnung erscheinen. Als Beispiel dieser Kategorie ist das bereits in den 80er 
Jahren von Hiroyasu entwickelte Strahlpaketmodell zu nennen, für das insgesamt 250 
Spraypakete eine Diskretisierung entlang der Sprayachse in jeweils 10 radiale und 25 axiale 
Pakete darstellen. Eine der vielen aktuellen Weiterentwicklungen dieses Ansatzes ist das 
Mehrzonen-Paketmodel nach Pötsch [61]. 
 
Eine Form der null-dimensionalen Brennratemodelle sind die meist empirisch oder semi-em-
pirisch basierten Ersatzbrennverlaufsmodelle. Als Ersatzbrennverläufe werden mathemati-
sche Funktionen bezeichnet, die das Ziel verfolgen, den realen Brennverlauf in möglichst guter 
Näherung abzubilden. In ersten Versuchen verfolgte List [62] die Darstellung der Verbrennung 
über Dreiecksfunktionen. Die Dreiecksgrundseite stellte dabei die Verbrennungsdauer und 
Verbrennungslage, die Dreieckshöhe die maximale Energieumsetzungsrate dar. Mit diesem 
Hilfsmittel waren zwar grundlegende Untersuchungen zum Einfluss dieser Parameter auf mo-
torische Kenngrößen möglich, der reale Verlauf der Verbrennung wird jedoch erst deutlich, 
wenn detailliertere Funktionen verwendet werden. 
Ein weit verbreiteter Ansatz dazu ist der einfach gehaltene Vibe-Ersatzbrennverlauf [63], der 
die Brennrate über eine Exponentialfunktion mit der nachfolgenden Gleichung beschreibt: 
 

𝑄𝐵(𝜑)

𝑄𝐵,𝑔𝑒𝑠
=  1 − 𝑒𝑥𝑝 [𝐶 (

𝜑 − 𝜑𝑉𝐵
𝜑𝑉𝐷

)
𝑚𝑉𝑖𝑏𝑒+1

] (2.9) 

 
Als Parameter werden Verbrennungsdauer φVD, Verbrennungsbeginn φVB, der Formfaktor mVibe 
und die insgesamt bei der Verbrennung freigesetzte Energie QB,ges der gesamten während der 
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Verbrennung zugeführten Kraftstoffmasse genutzt. Daraus kann dann der Brennverlauf als 
Ableitung dieser Reaktionsenthalpie nach dem Kurbelwinkel errechnet werden. Vibe betont 
aber ausdrücklich, dass dieser Ansatz nicht rein mathematischer Natur ist, sondern die Aus-
wahl dieser Brennfunktion in Anlehnung an die erwartete Brennrate mit dem dazugehörigen 
reaktionskinetischen Hintergrund erfolgte. 
Die dieselmotorische Verbrennung mit den unterschiedlichen Phasen der vorgemischten und 
der diffusionsgesteuerten Verbrennung kann mittels des einfachen Vibe-Ersatzbrennverlaufes 
allerdings nur schlecht angenähert werden. Dies ist insbesondere der Fall, wenn der Premi-
xed-Anteil deutlich ausgeprägt ist. Eine verbesserte Modellierungsmöglichkeit besteht darin, 
für die Darstellung des charakteristischen Peaks des vorgemischten Verbrennungsanteils eine 
zweite Vibe-Funktion heranzuziehen. Dieser sogenannte Doppel-Vibe-Ersatzbrennverlauf 
nach Oberg [64] umfasst dazu zusätzliche Parameter. Die einfache Handhabung des Vibe-
Ansatzes fällt mit diesem Schritt indes komplexer aus. 
Ein weiterer Nachteil bleibt bei der Doppel-Vibe-Funktion die ungenaue Abbildung der Nach-
verbrennungsphase. Die fast bis zum Öffnen der Auslassventile verschleppend stattfindende 
Verbrennungsphase ist verbunden mit je nach Lastpunkt vergleichsweise hohen Brennraten. 
Dies kann auch mit dem Doppel-Vibe-Ansatz und seinem schnell asymptotischen Verhalten 
aufgrund des Exponentialterms nur unzureichend beschrieben werden. Das Hinzuziehen einer 
weiteren Vibe-Funktion wäre eine Option. Die zusätzliche Anzahl an Parametern ist bei einer 
solchen Dreifach-Vibe-Funktion aber oft nicht mehr vertretbar. Stattdessen schlägt Schreiner 
den Polygon-Hyperbel-Ersatzbrennverlauf [65], [66] vor. Ein Vergleich des etablierten Doppel-
Vibe-Ersatzbrennverlaufes mit dem Polygonhyperbel-Ersatzbrennverlauf ist in nachfolgender 
Abbildung ersichtlich. 
 

 

Zusätzlich ist dazu ein exemplarischer, typischer Brennverlauf zur Einordnung eingezeichnet, 
welcher per Druckverlaufsanalyse von Messwerten bestimmt wurde. Der Polygon-Hyperbel-
Ersatzbrennverlauf (siehe Abbildung 2-13, rechts) ist ganz gezielt zur Beschreibung der Ver-
brennung direkteinspritzender Hochleistungsdieselmotoren entwickelt worden. In Form eines 
Dreiecks wird der Premixed-Peak (1-2-3) angenähert. Ein Polygonzug beschreibt den diffusi-
onsgesteuerten Teil der Verbrennung (1-4-5), der zunächst noch vom Dreieck der vorgemisch-
ten Phase überlagert wird, ehe das Maximum der Energieumsetzungsrate als ein Plateau (4-
5) abgebildet wird. Die Phase der Nachverbrennung wird als hyperbelähnlicher Verlauf (5-6) 

Abbildung 2-13: Vergleich des per Druckverlaufsanalyse (DVA) bestimmten Brennverlaufes der Mess-
werte mit den modellierten Ersatzbrennverläufen auf Basis einer Doppel-Vibefunktion (links) 
und eines Polygonhyperbel-Ersatzbrennverlaufs (PH-EBV, rechts) in Anlehnung an Barba [67] 
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approximiert, wobei es sich hierbei - genau genommen - nicht um eine Hyperbel im streng 
mathematischen Sinne handelt. 
 

𝑄𝐵,𝐻𝑦𝑝𝑒𝑟𝑏𝑒𝑙(𝜑) = ℎℎ𝑦𝑝,3 + ℎℎ𝑦𝑝,1 ∙ (𝜑 − 𝜑𝐵𝐵)
ℎℎ𝑦𝑝,2 (2.10) 

 
Die Hyperbel der Ausbrandphase berechnet sich mit Hilfe der aufgeführten Gleichung 2.10, 
welche die drei Hyperbelparameter hhyp,1 bis hhyp,3 umfasst. Diese ergeben sich aus der Rand-
bedingung, dass die Hyperbel durch die Punkte 5 und 6 geht und das Gesamtintegral dieser 
Brennfunktion den Wert eins ergeben muss [65]. Wenig später schlug Schreiner [66] Verbes-
serungen bei der Ermittlung des Ersatzbrennverlaufes vor, die bereits den Einspritzverlauf als 
Basis beinhalten. So kann beispielsweise der Punkt 5 (Vgl. Abbildung 2-13), der den Beginn 
der Nachverbrennungsphase kennzeichnet, über das Einspritzende definiert werden. 
Soll des Weiteren die Vorverbrennung einer Voreinspritzung im Brennverlauf abgebildet wer-
den, existiert dazu beispielsweise der von Barba [67] vorgestellte Vibe-Hyperbel-Ersatzbrenn-
verlauf. Die Vorverbrennung wird über eine weitere Vibe-Funktion mit festem Formfaktor dar-
gestellt, während die anschließende Haupt- und Nachverbrennung eine Vibe-Funktion und 
Hyperbel kombiniert. 
Weitere Modellansätze zu Ersatzbrennverläufen finden sich bei Schoetcke [68], der diesen mit 
den Dates des Einspritzverlaufes koppelt oder bei Gerstle [30], der Interpolationsmöglichkeiten 
für die Nutzung des Modells für den dynamischen Motorbetrieb erarbeitete. 
Die Umsetzung eines eigenen Ersatzbrennverlaufes zur Vorhersage der dieselmotorischen 
Verbrennung inspiriert durch die zuvor beschriebenen Modelle wird in einem eigenen Kapitel 
zur Modellbeschreibung (siehe 4.5.1) illustriert und diskutiert. Darin wird ein Ersatzbrennver-
laufsmodell kombiniert mit einfachen thermodynamischen Modellen, um Prozesse wie Zün-
dung, Gemischbildung und Verbrennung zu beschreiben. Ebenfalls findet die Ereigniskette 
des Einspritzverlaufes eine elementare Berücksichtigung. 

2.5.4 Emissionsmodellierung 

Der Fokus der Schadstoffemissionsmodellierung dieser Arbeit liegt auf den Stickoxidemissio-
nen und den Partikelemissionen, die die dominierenden Schadstoffe der dieselmotorischen 
Verbrennung darstellen. Dabei ist ein dieselmotorisches, heterogenes Brennverfahren ge-
kennzeichnet durch ein lokal stark schwankendes Luft-Kraftstoff-Verhältnis und Temperatu-
ren, wobei beide dieser Bedingungen einen elementaren Einfluss auf die Mechanismen der 
Schadstoffentstehung besitzen. Eine Modellvorstellung zu diesen je nach Region der Flamme 
typischen Randbedingungen ist in nachfolgender Abbildung 2-14 präsentiert, welche die Hin-
tergründe grundlegend veranschaulichen soll. Diese typischen Regionen sind unterscheidbar 
in die lokale Gastemperatur und das lokale Äquivalenzverhältnis - das Reziproke des Luftver-
hältnisses. Es besteht ein Luftmangel innerhalb des bereits verdampften und sich ausbreiten-
den Kraftstoffsprays nahe der Injektordüse und der sich injektornah entzündenden Flamme. 
In diesen Luftmangelregionen fetten Gemisches wird ein Großteil des Rußes gebildet. Die Bil-
dung von thermischen Stickoxiden, welche den dominierenden Stickoxidanteil ausmachen, 
findet hauptsächlich direkt hinter der lokal extrem heißen Flammenfront statt. [70] 
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Nicht dargestellt sind die Gebiete deutlichen Luftüberschusses, welche beispielsweise zwi-
schen den einzelnen Einspritzspraykeulen und in Brennraumwandnähe auftreten. 
 

 

Über den gesamten Brennraum betrachtet, lässt sich ein globales Luftverhältnis und eine vo-
lumengemittelte Temperatur konstatieren, welche allerdings stark von den angesprochenen 
lokalen Bedingungen abweichen. Diese stark inhomogene Verteilung, die direkt mit der die-
selmotorischen Verbrennung und somit schließlich mit der Produktion der beiden Hauptschad-
stoffe verbunden ist, ist jedoch in einem gewissen Maße durch das Brennverfahren und die 
Konfiguration der Motorkomponenten beeinflussbar. 

2.5.4.1 Stickoxidemissionen 

Als eine der schädlichsten gasförmigen Emission von Dieselmotoren sind die Stickoxide (NOx) 
anzusehen, welche als eine Zusammensetzung aus zu großen Teilen Stickstoffmonoxid (NO) 
und zu geringeren Anteilen Stickstoffdioxid (NO2) unterteilt wird. Distickstoffoxid (N2O), auch 
Lachgas genannt, wird allenfalls in Kleinstmengen emittiert und ist zwar ein starkes Treibhaus-
gas, jedoch kein Schadstoffstoff. Auf Grundlage ihrer Entstehung können Stickoxide differen-
ziert werden in thermisches und promptes NOx, an dessen Bildung während des Verbren-
nungsprozesses hauptsächlich der mit der Ladeluft mitgeführte Stickstoff beteiligt ist. Hinzu-
kommen durch im Kraftstoff gebundenen Stickstoff die kraftstoffseitigen Stickoxide. 
 
Thermisches NO 
Namensgebend für das thermische Stickstoffmonoxid ist die erst bei höheren Temperaturen 
signifikant auftretende NO-Bildung. Für die Grenztemperatur der nennenswert beginnenden 

Abbildung 2-14: Hauptregionen der Stickoxid- und Rußbildung abhängig von den lokalen Luft-Kraftstoff-
bedingungen und den lokalen Temperaturen (links) inklusive der Veranschaulichung dieser Bedin-
gungen in einem brennenden Kraftstoffspraykegel und der für die Schadstoffentstehung relevantes-
ten Regionen in Anlehnung an [69] und [70] berechnet durch [71] für eine stationäre n-Heptan-
Flamme bei 60 bar; die gestrichelt eingezeichnete Zone entspricht den Bedingungen der hauptsäch-
lichen Rußentstehung nach [72] 
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Bildung werden laut Literatur Temperaturen in einem Bereich von bereits über 1700 K [73] 
bzw. erst ab 2300 K [74] angegeben. Ihre Bildungsgeschwindigkeit nimmt dabei mit höheren 
Temperaturen rasch zu. [75] Diese hohen Temperaturen werden bei den dieselmotorischen 
inhomogenen Brennverfahren lokal oft erreicht, sodass das thermische NO eine der dominie-
renden Schadstoffe ist. Der Ort, an dem entsprechend besonders hohe Temperaturrandbe-
dingungen vorzufinden sind, ist der Bereich der bereits verbrannten Komponenten im An-
schluss an die Flammenfront. Neben dem Einfluss der lokalen Temperatur auf die Reaktions-
raten, sind nach [76] außerdem die Konzentrationen der Moleküle bzw. Radikale N2, N, O2, O, 
OH und H, welche wiederum vom lokalen Luftverhältnis und den Temperaturen abhängen, 
sowie die Verweilzeit der Moleküle in der Reaktionszone auschlaggebend. 
 
Nach dem erweiterten Zeldovich-Mechanismus [77], [78] enthält die Bildung von thermischem 
NO die folgenden Elementarreaktionen: 
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Zeldovich, 1946, [77] 
 
Lavoie et al., 1970, [78] 

(2.11) 

 
Für die erste Elementarreaktion ist atomarer Sauerstoff notwendig, welcher zunächst unter der 
mit dem Verbrennungsprozess einhergehenden hohen Aktivierungsenergie verfügbar wird. 
Die freien Sauerstoffatome können dann mit Stickstoffmolekülen reagieren. Dies findet in einer 
relativ langsamen Reaktion statt, da diese wiederum mit einer sehr hohen notwendigen Akti-
vierungsenergie verbunden ist, um die stabile Dreifachbindung des molekularen Stickstoffs 
der Luft aufzuspalten. [75] Aus diesem Grund kann die erste Elementarreaktion als ratenbe-
stimmend angesehen werden. Die dabei ebenfalls freiwerdenden Stickstoffatome können wie-
derum mit Sauerstoff bzw. mit OH-Radikalen reagieren, welches mit einer vergleichsweise 
schnellen Reaktionsgeschwindigkeit stattfindet. Als Produkte jeder dieser Elementarreaktio-
nen entsteht jeweils unter anderem Stickstoffmonoxid. Die insbesondere aufgrund der ersten 
Elementarreaktion vorliegende Temperaturabhängigkeit wird in Abbildung 2-15 deutlich. 

 
 
Das chemische Gleichgewicht wird allerdings nie erreicht, da bei der motorischen Verbren-
nung nicht ausreichend Zeit zur Verfügung steht. In Konsequenz führt dies im Vergleich dazu 
immer zu niedrigeren Konzentrationen im Rohabgas. Allerdings verlangsamen sich unterhalb 
von 2000 K ebenfalls die Rückreaktionen des beschriebenen Reaktionsmechanismus signifi-
kant, was dies wiederum leicht ausgleicht. [18] Es existieren darüber hinaus verschiedene 
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Studien zur weiteren Erweiterung des „Extended-Zeldovich-Mechanismus“ wie beispielsweise 
die nachfolgend dargestellten Elementarreaktionen nach Stiesch, 1999. [79] 
 

𝑁2 + 𝑂2 ↔ 2𝑁𝑂 
𝑁𝑂 +𝑀 ↔ 𝑁 + 𝑂 +𝑀 
𝑁2𝑂 +𝑀 ↔ 𝑁2 + 𝑂 +𝑀 

2𝑁𝑂 ↔ 𝑁2𝑂 + 𝑂 
𝑁𝑂2 +𝑀 ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂 +𝑀 
𝑁𝑂 + 𝑂2 ↔ 𝑁𝑂2 + 𝑂 
𝑁2 +𝑀 ↔ 2𝑁 +𝑀 

(2.12) 

 
Darin wird unter anderem auch Distickstoffmonoxid N2O berücksichtigt, welches bei der die-
selmotorischen Verbrennung allerdings nur eine untergeordnete Rolle einnimmt. Die bei die-
sem Prozess beteiligten beliebigen Moleküle M stellen Stoßpartner dar, die die notwendige 
Energie zur Überwindung der Aktivierungsenergie einbringen, selbst jedoch nicht konvertiert 
werden. Stiesch schlussfolgert in seiner Betrachtung, dass der höhere Rechenaufwand die 
nur geringfügige Verbesserung der Ergebnisgenauigkeit wenig rechtfertigt. 

Promptes NO 
Für den Bildungsmechanismus von promptem Stickstoffmonoxid sind verschiedene Kohlen-
wasserstoffradikale, welche direkt in der Flammenzone als Zwischenprodukt entstehen, maß-
gebend. Als weiterer NO-Bildungsweg ist dies auch unter dem Fenimore-Mechanismus [80] 
bekannt. Zusammen mit dem Luftstickstoff reagieren die Radikale unverbrannter Kohlenwas-
serstoffe zu dem Zwischenprodukt Blausäure/Cyanwasserstoff (HCN), welches schließlich 
leicht zu Stickstoffmonoxid in der Flammenzone oxidiert werden kann. 

𝐶𝐻 + 𝑁2 → 𝐻𝐶𝑁 +𝑁 (2.13) 

Neben dieser für den Prompt-Mechanismus initialen Reaktion laufen in Folge viele weitere 
mögliche Reaktionen im Zuge der Oxidation von HCN und des atomaren Stickstoffs ab. Die 
Wahrscheinlichkeit dazu steigt, je fetter die Bedingungen lokal in der Flammenzone sind, da 
diese Reaktionen sehr viel schneller als die turbulente Vermischung, die freien Sauerstoff ein-
trägt, ablaufen können. Mit den geringen notwendigen Aktivierungstemperaturen unterhalb 
von 1000 K ist dies außerdem weniger kinetisch kontrolliert. [81] 
Die Bedeutung des Bildungsanteils von promptem NO im Vergleich zum thermischen NO wird 
in nachfolgender Abbildung insbesondere für die fetten Bereiche deutlich. 
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In seiner Arbeit zum Thema der Modellierung stationärer und transienter Stickoxidemissionen 
am Dieselmotor führt Kaal [82] jedoch umfänglich aus, dass die Modellierung mithilfe des Fe-
nimore-Mechanismus nur sehr eingeschränkt möglich ist und aktuell nicht sinnvoll erscheint. 
Die Gründe sind vielschichtig. Zum einen sind die beteiligten Prozesse sehr komplex, da ein 
vollumfänglicher Reaktionsmechanismus mehrere hundert Spezies und mehr als eintausend 
Reaktionsgleichungen umfassen müsste, um die Vielzahl an möglichen Bildungswegen inklu-
sive konkurrierender Reaktionen und Radikale abbilden zu können. Zum anderen ist das Ver-
ständnis zu den Hintergründen dieses Mechanismus unvollständig und neue Untersuchungen, 
die alternative Reaktionspfade präferieren, werfen weitere Fragen auf. [82] Ein Beispiel für 
einen optionalen Bildungspfad schließt laut Goos, Sickfeld und Maus [83] die Rolle des NCN-
Radikals ein. 
 
Brennstoff NO 
Der Ursprung von Kraftstoff-NO sind Stickstoffverbindungen im Kraftstoff, wie sie bei einigen 
Kraftstoffqualitäten auftreten können. Aus diesem Hintergrund leitet sich diese Bezeichnung 
ab. Bei Dieselmotoren, welche mit entsprechende Schwerölqualitäten betrieben werden oder 
bei der Kohlefeuerung wie im Kraftwerksbereich, bei denen im Brennstoff signifikante Stick-
stoffanteile gebunden sein können, ist dieser NO-Bildungsanteil relevant. Bei den im Rahmen 
dieser Arbeit betrachteten Kraftstoffqualitäten hat dieser Anteil allerdings keine Relevanz, so-
dass dies nicht näher, auch hinsichtlich von Modellierungsmöglichkeiten, betrachtet wird. 

2.5.4.2 Mehrzonenmodelle 

In einfachster nulldimensionaler Modellbildung wird das System Brennraum als Einzonenmo-
dell betrachtet, bei dem der Brennraum örtlich homogen bezüglich der Zustandsgrößen Druck, 
Temperatur und der Spezieskonzentration angenommen wird. Ein solcher volumen- bzw. mas-
sengemittelter Ansatz ist für die Vorhersage der Stickoxidemissonen nicht ausreichend. Wie 
anfangs dargestellt (Vgl. Abbildung 2-14), findet die Bildung thermischer Stickoxide vornehm-
lich in der Zone hinter der Flammenfront statt, der sogenannten Zone der verbrannten Masse, 
in der lokal höhere Temperaturen herrschen. 
Wie ebenfalls erläutert, ist die Bildung thermischen Stickoxides sehr sensitiv hinsichtlich der 
Temperaturbedingungen. Aus diesem Grund ist ein Einzonenansatz mit homogener Tempe-
raturverteilung im Brennraum, also einer mittleren Brennraumtemperatur, nicht ausreichend. 
Stattdessen ist ein Mehrzonen-Ansatz erforderlich. Dabei ist bei den Zweizonenmodellen eine 
Aufteilung der Brennkammer in die beiden Zonen des Verbrannte und des Unverbrannten üb-
lich. In einigen Dreizonenmodellen kommt ggf. eine weitere Zone für die Flammenfront [84] 
oder den Quenchspalt [85] hinzu, der allerdings eher für vorgemischte Brennverfahren und 
diesbezügliche Zonen unverbrannten Kraftstoffes relevant ist. 
Hinsichtlich der Bilanzierung sind sich die entsprechenden Modelle oft ähnlich. Die Frage zu 
den spezifischen Unterschieden der Modelle betrifft häufig, wie die turbulente Mischung oder 
der Wärmetransport zwischen den Zonen berücksichtigt bzw. modelliert wird. Dazu gibt es 
empirische oder phänomenologische Ansätze, von denen einige vorgestellt werden. 
Das bereits 1983 postulierte Paket-Modell von Hiroyaso [86], [87] sieht neben der Funktion als 
Verbrennungsmodell auch eine Schadstoffberechnung als direkte Kopplung zur NOx-Berech-
nung für die insgesamt 250 Spraypakete vor und ist somit ein Mehrzonenmodell. Für die Dis-
kretisierung entlang der Sprayachse in jeweils 10 radiale und 25 axiale Pakete wird für die 
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Bereiche beginnender Verbrennung eine Temperatur zum Brennbeginn über die Annahme 
einer adiabaten Flammentemperatur berechnet. Anschließend folgt der Temperaturverlauf der 
Annahme einer isentropen Zustandsänderung mit Berücksichtigung des aktuellen Drucks im 
Verhältnis zum Druck bei Brennbeginn. Eine Mischung und Wärmetransport zwischen den 
einzelnen Paketen ist jedoch ausgeschlossen und innerhalb der Pakete erfolgt keine weitere 
Unterteilung in eine verbrannte und unverbrannte Zone. 
Die Modellvorstellung von Hohlbaum [76] berücksichtigt eine solche Unterteilung in diese bei-
den Zonen ebenso wie eine turbulente Mischung untereinander. Problematisch ist der empiri-
sche Charakter zur Vorgabe einer sogenannten Zumischfunktion, um die Mischung abzubil-
den. Hinzukommen weitere Modellannahme wie ein Bypass-Luftmassenstrom, der individuell 
für jeden Lastpunkt kalibriert werden muss, was die Parametrierung insgesamt aufwendig ge-
staltet. 
Eine weitere interessante Herangehensweise ist der Modellansatz von Ishida [88]. In diesem 
wird je nach Verbrennungsphase das Einbringen von Luft von der unverbrannten in die ver-
brannte Zone mit einem je nach Phase definierten Luftverhältnis angenommen. Der Wär-
metransport zwischen den Zonen wird vernachlässigt, da diese als adiabat angesehen wer-
den. Das spezifische Luftverhältnis startet bei einem geringen Wert, welches mit der vorge-
mischten Phase bis zum Beginn der diffusionsgesteuerten Verbrennungsphase ansteigt und 
dann zunächst konstant bleibt. Mit Ende der Diffusionsphase erfolgt ein weiterer Anstieg des 
spezifischen Luftverhältnisses bis zur vollständigen Mischung von unverbrannter und ver-
brannter Phase bei Auslass öffnet, was bedeutet, dass schließlich nur noch die verbrannte 
Zone vorliegt. Die Temperatur der verbrannten Zone wird dabei über die volumengemittelten 
Werte der Energiebilanz des Einzonenmodells, der Temperatur der unverbrannten Zone, wel-
che per isentroper Zustandsänderung berechnet wird und den jeweiligen Massen in der ver-
brannten und unverbrannten Zone, welche sich je nach verbrennungsphasenspezifischem 
Luftverhältnis aus der Massenbilanz ergeben, bestimmt. 
Eine mögliche Form eines Zweizonenmodels ist der Ansatz von Heider [74], welcher die Ein-
flüsse verschiedener Betriebsparameter über einen einfachen thermodynamischen Zusam-
menhang berücksichtigt. Hierbei ist nämlich die Temperaturdifferenz der unverbrannten und 
verbrannten Zone nur vom Beitrag der Druckerhöhung resultierend aus der Verbrennungspro-
zess gegenüber dem Schleppdruckverlauf und der Masse in der verbrannten Zone abhängig. 
Diese Druckdifferenz ist gleichzeitig ein Ersatz der Turbulenzbeschriebung. Außerdem geht je 
nach Motorkonfiguration der Einlassdrall als jedoch betriebspunktunabhängiger Parameter in 
die Berechnung ein. Eine explizite Berücksichtigung anderer Turbulenzeinflüsse wie die der 
Einspritzung fehlt allerdings. Der Vorteil dieses etablierten und immer noch weit verbreiteten 
Ansatzes ist die kurze Rechenzeit und die einfache Modellkalibrierung durch die motorspezi-
fischen Parameter, die auf der Basis von Messdaten - wie unter anderem gemessene Stick-
oxidemissionen - erfolgen sollte. 
Die späteren Arbeiten von Gärtner (2001) [89] und Sabathil (2010) [18] basieren ebenfalls auf 
dem Modell von Heider, modifizieren diesen allerdings bezüglich der Nutzung der adiabaten 
Flammentemperatur zur Temperaturberechnung der verbrannten Zone zum Verbrennungsbe-
ginn. Sabathil begründet dies durch die zum Brennbeginn sehr klein ausgebildete verbrannte 
Zone, welche anfänglich weitestgehend der ohnehin sehr dünnen als masselos angenomme-
nen Flammenfront entspricht. Durch diese Vorgehensweise kann der Einfluss der Gaszusam-
mensetzung und des Drucks zum Entflammungszeitpunkt berücksichtigt werden, während 
dies im ursprünglichen Ansatz lediglich ein motorspezifischer Parameter war. 
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Eine weitere Variante ist der kombinierte Zweizonen-Ansatzes von Kožuch [73], mit dem sich 
sowohl die Randbedingungen für die Modelle der Stickoxidemissionen wie auch Rußemissio-
nen kalibrieren lassen. Die Modellvorstellung basiert auf der Kombination einer fetten und stö-
chiometrischen Verbrennung, für welche jeweils ein modellierter Berechnungspfad vorgese-
hen ist. Der zunächst unter unterstöchiometrischen Bedingungen verbrennende Kraftstoff, wird 
noch innerhalb der Flammenfront nachoxidiert, sodass sich im Resultat eine stöchiometrische 
Verbrennung ergibt. Im Anschluss an die stöchiometrische Verbrennung erfolgt durch Luftein-
trag in die verbrannte Zone eine Mischung von verbrannter und unverbrannter Zone, welches 
über eine sogenannte Zumischfunktion beschrieben wird. Die anfangs unter Luftmangel ab-
laufende Verbrennung definiert die sogenannte Fettfunktion. Über die Zumischfunktion ist 
schließlich die Temperatur der verbrannten Zone und somit die Stickoxidbildung kalibrierbar, 
über die Fettfunktion die Rußbildung einfacherer Rußbildungspfade wie dem von Hiroyasu 
[86], welches modifiziert auch vom Autor dieses Zweizonenmodells verwendet wurde. Die Vor-
teile dieses Zweizonenansatzes, dass Turbulenzeinflüsse von beispielsweise Drall und Ein-
spritzung umfänglicher berücksichtigt werden können, gehen allerdings gleichzeitig mit dem 
Nachteil des höheren Modellierungsaufwandes einher. Hierfür müssen wiederum entspre-
chende Turbulenzmodelle implementiert werden. Insgesamt ist der Implementierungsaufwand 
dieses Zweizonenansatzes als bedeutend komplexer im Vergleich zu den vorher genannten 
einzustufen. Eine Weiterentwicklung des Modellansatzes von Kožuch liefert Kaal [82], der ins-
besondere den Wandtemperatureinfluss detailliert einarbeitet. 
Zusammenfassend dienen die zuvor beschriebenen Mehrzonenmodelle dazu, die Temperatur 
der verbrannten Zone zu berechnen, die der Reaktionszonentemperatur für den thermischen 
NO-Mechanismus entspricht. Näheres zum in dieser Arbeit verwendeten Zweizonenmodell er-
folgt später im Kapitel 4.5.2 zur Modellbeschreibung des Motorprozessmodells. Was die hohe 
Temperatur im Verbrennungsprozess mit hoher Kompression und Selbstzündung betrifft, so 
konnte dargelegt werden, dass das thermisch bedingte Stickstoffmonoxid dominant ist und 
somit auch im Mittelpunkt der Modellierung dieser Arbeit steht. Promptes NO wird aufgrund 
der Komplexität und Brennstoff-NO aufgrund der zugrunde gelegten Kraftstoffqualität vernach-
lässigt. Als Schlussfolgerung muss bei Vernachlässigung des prompten Anteils nur klar wer-
den, dass dies zur Unterschätzung der NOx-Emissionen führen kann. Dies gilt insbesondere 
im transienten Betrieb für bestimmte Bedingungen, die eine kurzzeitig fettere Verbrennung 
nach sich ziehen, beispielsweise bei positiven Lastsprüngen, bei denen kurzzeitig viel Kraft-
stoff eingespritzt wird. 

2.5.4.3 Rußmodellierung als Teil der Partikelemissionen 

Bei der Modellierung der Partikelemissionen wird der Fokus dieser Arbeit auf den Anteil der 
Rußpartikel gelegt, da diese denjenigen Anteil ausmachen, der durch die Bedingungen des 
Motorprozesses beeinflussbar ist. Dazu wird nachfolgend auf die Phänomenologie der zugrun-
deliegenden Entstehungsmechanismen näher eingegangen, bevor anschließend verschie-
dene Modellierungsansätze vorgestellt und diskutiert werden. Grundlegend kann zunächst in 
die Phase der Rußbildung und die der Rußoxidation unterschieden werden, wobei ein Großteil 
des während der Verbrennung gebildeten Rußes schon oxidiert wird. 
Die Gesamtheit der an der Rußentstehung beteiligten Prozesse ist jedoch sehr komplex und 
ist lediglich teilweise verstanden, wohingegen die Detailprozesse bisher nicht abschließend 
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geklärt sind. Eine weit verbreitete Hypothese teilt die Entstehungsprozesse in die beiden Zo-
nen der Molekular- und der Partikelzone gemäß [90], [91] ein. Grundsätzlich lassen sich dabei 
fünf überlappende Mechanismen verschiedener physikalischer und chemischer Prozesse 
klassifizieren. Die Pyrolyse sowie das planare Wachstum werden hinsichtlich der Entstehung-
schronologie der molekularen Zone zugeordnet, die Nukleation, Koagulation und Agglomera-
tion der Partikelzone. 
 

 

Auf molekularer Ebene erfolgt die Bildung polyzyklischer aromatischer Kohlenwasserstoffe, 
kurz PAK, durch Pyrolyse mit anschließendem planarem Wachstum. Die Pyrolyse ist eine che-
mische Zersetzung organischen Materials, bei der unter sauerstoffarmen Bedingungen und 
unter Energiezufuhr Wasserstoff aus den Brennstoffmolekülen abgespalten und diese zu kurz-
kettigeren Kohlenwasserstoffen reduziert werden. Die Brennstoffpyrolyse führt zur Bildung von 
Spezies, die Vorläufer oder Bausteine der späteren Rußpartikel sind. Die Bildung polyzykli-
scher aromatischer Kohlenwasserstoffe erfolgt insbesondere über Acetylen bzw. Ethin (C2H2) 
und andere ungesättigte Kohlenwasserstoffe, die auf molekularer Ebene zu ersten Benzolrin-
gen und zu komplexeren Verbindungen wachsen (Vgl. Abbildung 2-18). 
 

 

Der Bildungsmechanismus des ersten Benzolringes und das Wachstum der PAK erfolgt durch 
einen sequenziellen Prozess, bei dem die Abspaltung von Wasserstoff (H) und die Addition 
von C2H2 (HACA-Reaktion) zur Polymerisation des Benzolringes (C6H6) führen. Die hohe Ener-
giefreisetzung begünstigt weiteres PAK-Wachstum. [90], [91] 
Das Partikelniveau in der Partikelzone beginnt mit einem weiteren Wachstum der planaren 
PAK zu kugelförmigen Strukturen, die als Nuklei oder Primärpartikel bezeichnet werden. Dies 
geschieht durch Anlagerung oder das Aufeinandertreffen von mindestens zwei PAK-Molekü-
len, die durch van-der-Waals-Kräfte aneinanderhaften. Die Primärpartikel weisen ein HC-Ver-
hältnis von etwa eins zu acht auf und lassen sich durch ihre näherungsweise sphärische Form 
charakterisieren. [91], [159], [160] Dieser Prozess wird als Nukleation bezeichnet und fungiert 
somit als eine Art Übergang von der grundlegenden Chemie der Gasphasenverbrennung zur 

Molekulare Ebene Partikelebene

Pyrolyse Planares Wachstum Nukleation / 
Rußkeimbildung

Koaleszenz / 
Koagulation

Agglomeration

Abbildung 2-17: Pfad der molekularen Zone und der Partikelzone, welche letztlich an der Rußent-
stehung beteiligt sind gemäß [90], [91] 

Abbildung 2-18: Planares Wachstum der polyzyklischen aromatischen Kohlenwasserstoffe (PAK) mit 
HACA-Reaktionsmechanismus (links) und Polymerisationsprozess (rechts) nach Bockhorn et al. [90] 
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Rußpartikeldynamik. Diese Prozessphase bestimmt wesentlich die Anzahl der in der Flamme 
entstehenden Rußpartikel, in dem die Masse von der molekularen in die Partikelstrukturen 
umgewandelt wird. Ihr Massenanteil an der Gesamtemission ist in dieser Phase zwar gering, 
da die Partikelkerne nahezu masselos sind, aber für die weitere Rußbildung von großer Be-
deutung, da diese Orte für ein anschließendes Oberflächenwachstum und somit eine Zu-
nahme der Rußmasse bieten. 
Die ersten dieser Primärpartikel besitzen einen Durchmesser von etwa 1,5 bis 2 nm. [91], 
[159], [160] Im weiteren Verlauf wachsen die Rußkerne allerdings weiter, was verschiedene 
Ursachen haben kann. Eine Hypothese dabei ist, dass sich Moleküle aus der Gasphase an-
reichern. Zudem können PAKs an der Oberfläche kondensieren. Auch die Zugabe von Sulfa-
ten kann das Wachstum antreiben. 
Der größte Teil der Rußmasse wird durch das Oberflächenwachstum hinzugefügt, weswegen 
die Verweilzeit des Oberflächenwachstums einen großen Einfluss auf die Gesamtmasse des 
gebildeten Rußes hat. Dabei sind die Oberflächenwachstumsraten kleinerer Partikel höher, da 
ihre Oberfläche verhältnismäßig reaktiver ist. Hinzukommt, dass kleinere Partikel bei der Kol-
lision miteinander zu einem größeren Partikel verschmelzen können. Dies nennt man Koagu-
lation zu sogenannten Ruß-Primärpartikeln mit einer Größe von 20 bis 30 nm. Diese können 
im weiteren Verlauf agglomerieren, was bedeutet, dass die Partikel im Falle einer Kollision ihre 
Form behalten und aneinanderhaften. Auf diese Weise können die Partikel zu einer langen 
kettenartigen Struktur zusammenwachsen. Sowohl Koagulation als auch Agglomeration sind 
Prozesse, durch die sich Partikel miteinander vereinigen, was zur Folge hat, dass, im Gegen-
satz zum Oberflächenwachstum, die Anzahl der Partikel abnimmt, während die Gesamtruß-
masse konstant bleibt. 
Während der Prozesse der Partikelbildung und des Partikelwachstums findet je nach lokalen 
Randbedingungen außerdem eine Oxidation der Partikel statt, sodass infolgedessen nur ein 
geringer Anteil von 0,1 bis 1 % der gebildeten Partikel den Brennraum verlässt. Die Masse von 
Ruß und PAK wird somit durch die Bildung von CO und CO2 verringert. Dabei können entwe-
der molekularer Sauerstoff oder OH-Radikale die treibende Rolle spielen. Nach Svensson [92] 
dominieren die OH-Radikale unter brennstoffreichen und stöchiometrischen Bedingungen die 
Oxidation, während es bei brennstoffarmen Bedingungen gleichermaßen Sauerstoff und OH 
sind. Die Partikel-Lebensdauer nimmt mit abnehmender Temperatur exponentiell zu, da die 
Rußpartikeloxidation laut Glassman [93] nur bei Temperaturen über 1300 K ablaufen kann. 
Das bedeutet, dass der Einfluss von Sauerstoff auf die Partikel-Lebensdauer ab bestimmten 
Temperaturen vernachlässigbar ist und die Oxidation nahezu einfriert. 
 
Die typische Dieselverbrennung führt nach Bockhorn et al. [90] zu vier Phasen mit unterschied-
lichen Randbedingungen für Rußbildung und Oxidation: 
 
Phase 1:  Rußbildung in den fetten Zonen der inhomogenen vorgemischten Verbrennung 
 
Phase 2: Rußbildung durch fortwährende Kraftstoffeinspritzung direkt in die Flamme 
 
Phase 3: Rußbildung durch Einspritzung in die Zone des verbrannten (Abgases) 
 
Phase 4:  Oxidation des gebildeten Rußes durch Vorhandensein von entweder Sauerstoff oder 

OH-Radikalen 
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Hinsichtlich der Modellierung der Rußemissionen bieten sich insbesondere zwei geeignete 
Modellbildungsarten in Verbindung mit einem null- oder ein-dimensionalen Modellierungsan-
satz der Arbeitsprozessrechnung an. Dies sind zum einen die einfachen empirischen und 
semi-empirischen Mittelwertmodelle aber auch detaillierte Modelle, welche außerdem die Ab-
läufe auf Molekularebene sowie die Phänomenologie auf Partikelebenen einschließen. 
 
Einen wertvollen Überblick über die verschiedenen Modellansätze speziell auch bezogen auf 
die beiden genannten Modellbildungsarten liefert Omidvarborna [94] im Rahmen seiner Studie 
von Rußmodellen, welche auf die dieselmotorische Verbrennung zugeschnitten sind. Ein weit 
verbreiteter Vertreter der empirischen Modellierung ist der Zwei-Schritt-Ansatz von Hiroyasu 
[95], auf dessen Unterscheidung in einen Bildungspfad und einen Oxidationspfad auch viele 
weitere Modelle basieren. 

Ä𝑛𝑑𝑒𝑟𝑢𝑛𝑔 𝑑𝑒𝑟 𝑁𝑒𝑡𝑡𝑜 − 𝑅𝑢ß𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒:            
𝑑𝑚𝑅𝑢ß
𝑑𝑡

=
𝑑𝑚𝑅𝑢ß,𝐵𝑖𝑙𝑑𝑢𝑛𝑔

𝑑𝑡
−
𝑑𝑚𝑅𝑢ß,𝑂𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛

𝑑𝑡
 (2.14) 

 

𝑅𝑢ß𝑏𝑖𝑙𝑑𝑢𝑛𝑔:            
𝑑𝑚𝑅𝑢ß,𝐵𝑖𝑙𝑑𝑢𝑛𝑔

𝑑𝑡
= 𝐴𝐵𝑖𝑙𝑑𝑢𝑛𝑔 ∙ 𝑚𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡𝑠𝑡𝑜𝑓𝑓 ∙ 𝑝

0,5 ∙ 𝑒−
𝐸𝐴,𝐵𝑖𝑙𝑑𝑢𝑛𝑔

𝑅∙𝑇  (2.15) 

 

𝑅𝑢ß𝑜𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛:            
𝑑𝑚𝑅𝑢ß,𝑂𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛

𝑑𝑡
= 𝐴𝑂𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛 ∙ 𝑥𝑂2 ∙ 𝑝

1,8 ∙ 𝑒−
𝐸𝐴,𝑂𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛

𝑅∙𝑇  (2.16) 

 
Die Differenz aus Rußbildung und -oxidation ergibt die Nettorußmasse - siehe Glei-
chung  (2.14), die somit die Masse des Rußes im Rohabgas darstellt. Neben der Brennraum-
temperatur und dem Zylinderdruck sind für die Bildung nur Informationen über den in der Gas-
phase vorliegenden Brennstoff und für die Oxidation der Sauerstoffanteil notwendig. Dieser 
einfache Modellansatz wurde ursprünglich für ein Mehrzonenmodell entwickelt, welches aus 
vielen diskreten Spray-Paketen besteht, wurde jedoch wegen des geringen Aufwandes zur 
Implementierung, Handhabung und Kalibrierung oft auch als nulldimensionales Mittelwertmo-
dell des Brennraums eingesetzt. 
In ähnlicher Weise nutzen auch Schubinger und Boulouchos diesen 2-Pfad-Ansatz für ihr Ruß-
modell [96], welches sich im Wesentlichen durch die Berücksichtigung einer charakteristischen 
Mischungszeit im Oxidationspfad von der ursprünglichen Form unterscheidet. 
Ebenso einen modifizierten Oxidationspfad liefern die Untersuchungen von Nagle und Strick-
land-Constable, welcher unter der Kurzform NSC-Oxidation bekannt wurde [97]. Darin wird 
der Oxidationspfad nochmals unterteilt in eine sehr viel reaktivere und eine weniger reaktive 
Seite. Der weit verbreitete NSC-Oxidationspfad findet Anwendung in vielen Rußmodellen wie 
beispielsweise [99] bis [102] und [140]. 
Eine Weiterentwicklung des Modells von Schubinger und Boulouchos [96] präsentiert Kirchen 
[98] für den Einsatz zur Prädiktion von transienten Rußemissionen. Neben der zusätzlichen 
Berücksichtigung der charakteristischen Mischungszeit werden weitere im dynamischen Be-
trieb abweichende Randbedingungen skaliert, die den thermischen Zustand im Brennraum 
zum Anfang der Hochdruckphase und während der Verbrennung genauer abschätzen können. 
 
Beispiele für die detaillierteren Modelle, in denen phänomenologische Ansätze verarbeitet 
sind, sind das Acht-Schritt-Modell aus der Zusammenarbeit von Foster mit Fusco [99] bzw. mit 
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Kazakov [100] oder das spätere Neun-Schritt-Modell von Foster, Reitz und Tao [101], [102], 
welche in nachfolgender Abbildung skizziert sind. 
 

 

Diese acht globalen Reaktionsschritte beinhalten nach der molekularen Ebene außerdem auf 
der Partikelebene die Keimbildung, Koagulation, das Oberflächenwachstum bzw. die -oxida-
tion. Das Modell von Tao berücksichtigt neben der Spezienbildung und -oxidation von Acetylen 
und den Rußvorläufern außerdem eine Unterteilung der Partikeloberflächenoxidation per Sau-
erstoff und darüber hinaus auch per OH-Radikal. Diesen 9-Schritt-Mechanismus implementie-
ren später Rao und Honnery [103] mit guten Validierungsergebnissen in ihrem thermodynami-
schen Brennraummodell, welches das Zylindervolumen in die zwei Zone der unverbrannten 
und der verbrannten Masse unterteilt. Die verbrannte Zone wird jedoch per Spraypakete-An-
satz weiter diskretisiert. 

2.6 Zusammenfassung 

Als abschließendes Fazit dieses Kapitels kann festgehalten werden, dass mittelschnelllau-
fende Schiffsdieselmotoren im Gegensatz zu anderen Anwendungsbereichen des Onroad-    
oder Industriemotorensektors typischerweise in einem enger gefassten Kennfeldsegment be-
trieben werden. Dies sind der Generator- und der Propellerbetrieb, für die zwar Testzyklen für 
den stationären, nicht aber den dynamischen Motorbetrieb existieren. Lediglich für das An-
sprechverhalten auf einen Lastsprung gibt es Vorgaben. Die gesetzlichen Regularien hinsicht-
lich der Schadstoffemissionen sind weniger streng als in anderen Sektoren. Neben den höhe-
ren Grenzwerten bei Stickoxid- und Schwefelemissionen sowie aktuell noch fehlender globaler 
Grenzwerte für die Partikelemission gibt es außerdem keine definierten transienten Testzyk-
len. 

Kraftstoff

Ruß-
Vorläufer

Acetylen + 
wachsende

Spezies

Produkte

Kraftstoff

Acetylen / Ethin

Acetylen-Bildung (1)

Ruß-
Vorläufer

Vorläufer-Bildung (2)

Oberflächen-
Wachstum

(5)

Acetylen-
Oxidation 

(8)

Oberflächen-
Oxidation via OH (7)

Oberflächen-
Oxidation (8)

Koagulation
(4)

Keimbildung
(3)

Produkte

Vorläufer-
Bildung (1)

Oberflächen-
Oxidation via O2 (7)

Keimbildung
(3)

Vorläufer-
Oxidation 

(9)

Vorläufer-
Oxidation 

(6)

Acetylen-
Oxidation 

(7)

Oberflächen-
Wachstum (4)

Koagulation
(5)

Acetylen-
Bildung (2)

8-Schritt-Modell: 9-Schritt-Modell:
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Somit liegen für die eigenen experimentellen Untersuchungen dieser Arbeit am Motorprüf-
stand, die im nachfolgenden Kapitel thematisiert werden, lediglich für die Durchführung des 
Stationärbetriebs vordefinierte Bedingungen als Anhaltspunkte vor. Für den dynamischen Be-
trieb müssen hingegen eigene Randbedingungen vorgegeben werden und ein Vergleich mit 
anderen wissenschaftlichen Arbeiten sowie die Einordnung der eigenen Ergebnisse stellen 
sich als schwieriger dar. 
Auf Seiten der Motorprozessmodelle, die das dynamische Betriebsverhalten simulieren, 
konnte festgestellt werden, dass auf diesem Gebiet bereits seit vielen Jahrzehnten gearbeitet 
wird. Der Fokus dieser Arbeiten lag jedoch bisher nicht oder nur wenig auf der Darstellung der 
transienten Charakteristiken des Kraftstoffverbrauches und der Schadstoffemissionen im 
gleichzeitigen Kontext eines Prozessmodells für das Gesamtsystem Motor. 
Um an dieser unzureichend wissenschaftlich veröffentlichten Lücke im Rahmen dieser Arbeit 
anzusetzen, wurde ein kurzer Überblick über den dieselmotorischen Arbeitsprozess und aus-
führlicher insbesondere hinsichtlich des Verbrennungsprozesses und der Emissionen gege-
ben. Außerdem wurde die besondere Bedeutung der Abgasturboaufladung für den Arbeitspro-
zess und die motorischen Randbedingungen, aus denen die Verbrennung und schließlich die 
Schadstoffemissionen resultieren, dargelegt. Für die Modellierung wurden einige ausgewählte 
Bereiche vorgestellt, die null-dimensionale Ansätze zur Verbrennungsmodellierung und der 
Prädiktion der Schadstoffemissionen umfassen. Auf diese Kenntnisse wird im selbst erstellten 
dynamischen Prozessmodell zurückgegriffen, für das außerdem eigene Modellansätze entwi-
ckelt oder bestehende weiterentwickelt werden. Dieses Gebiet der Modellumsetzung schließt 
sich im hierauf folgenden Kapitel 4 zur „Beschreibung des Prozessmodells“ an. Eine für die 
Schadstoffmodellierung wichtige Erkenntnis der Literaturrecherche ist, dass zwar der Anteil an 
sogenanntem Prompt-NO insbesondere im dynamischen Betrieb relevant sein kann, dies je-
doch einen zu hohen Modellierungsaufwand bedeutet würde. Aus diesem Grund kann dieser 
Anteil in dieser Arbeit nicht berücksichtigt werden. 
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3 Experimentelle Untersuchungen 
Im vorangegangen Kapitel wurde thematisiert, in welchen Betriebsbereichen ein Schiffdiesel-
motor typischerweise betrieben wird. Dazu sind der Generator- und der Propellerbetrieb zu 
nennen, die diese Bereiche allerdings nur ausgehend von den Betriebspunkten der stationären 
Testzyklen beschreiben. Vordefinierte Transienttestzyklen fehlen. 
In diesem Kapitel zur experimentellen Untersuchung des Schiffsmaschinenbetriebs ist es das 
Ziel, den transienten Motorbetrieb zu charakterisieren. Dazu soll ein Vergleich von stationärem 
und transientem Betrieb vorgenommen werden und diesbezüglich die Unterschiede hinsicht-
lich des Kraftstoffverbrauches und der Emissionen aufzeigen. Eine weitere Intention der durch-
geführten Untersuchungen besteht darin, eine Messdatenbasis zu schaffen, welche zur Kalib-
rierung und Validierung von Motorprozessmodellen verwendet wird. Diese Prozessmodelle 
sind Thema in einem späteren Kapitel dieser Arbeit. 
Neben der Durchführung von Motorprüfstandsmessungen ist es Teil der angewandten Me-
thode, entsprechende Auswertewerkzeuge zur Verarbeitung der transienten Betriebsdaten zu 
nutzen. Diese mussten zunächst noch geschaffen bzw. eine vorhandene Basis modifiziert wer-
den. Die Beschreibung dieses angepassten Werkzeuges ist ebenfalls Bestandteil dieses Ka-
pitels. Im Anschluss an die Skizzierung der Versuchsdurchführung werden exemplarische Er-
gebnisse zum transienten Motorbetrieb präsentiert, welche die Unterschiede zum Stationär-
betrieb herausstellen. Solche Messdaten des transienten Motorbetriebs finden sich in dieser 
Genauigkeit für diese Klasse der mittelschnelllaufenden Großdieselmotoren bisher wenig. Zu-
sätzlich dazu wurde eine Messreihe zur Partikelgrößenverteilungen in stationärem und tran-
sientem Motorbetrieb aufgenommen und ausgewertet, welches für den transienten Betrieb 
ebenfalls ein Novum darstellt und nicht nur das Verständnis zu Partikelemissionen entschei-
dend unterstützt, sondern ebenso deren Modellierung im Prozessmodell. 

3.1 Versuchsträger und Messtechnik 

Das folgende Kapitel dient zur Vorstellung des für die Motorprüfstandsversuche verwendeten 
Versuchsträgers, welcher in nachfolgender Abbildung dargestellt ist. Ebenso wird die dazuge-
hörige Messtechnik beschrieben. 
 

 
Dabei handelt es sich um einen mittelschnelllaufenden 4-Takt-Schiffsdieselmotor auf Basis 
eines „Caterpillar Mak Typ 6M20“, der allerdings nicht in Serienkonfiguration am Prüfstand 

Abbildung 3-1: Versuchsträger 
der Motorprüfstandsversuche: 
mittelschnelllaufender 4-Takt-
Schiffsdieselmotor auf Basis 
eines Caterpillar MaK Typ 
6M20 ausgerüstet als For-
schungsmotor abweichend 
von der Serienkonfiguration 
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betrieben wird, sondern als Forschungsmotor - von der Serie abweichend - ausgestattet ist. 
Die Motordaten sind in der nachfolgenden Tabelle aufgelistet. 
 
Tabelle 3-1: Daten zum Forschungsmotor basierend auf einem Caterpillar Mak 6M20 CR 
Bezeichnung Caterpillar Mak 6M20 CR (Forschungsmotor) 
Typ Mittelschnelllaufender  4-Takt Schiffsdieselmotor 
Bauform 6 Zylinder in Reihe 
Einspritzsystem Common-Rail mit Speicherinjektor 
Parameter Wert Einheit Parameter Wert Einheit 
Bohrung 200 mm Nennleistung 1020 (170) kW (kW/Zyl.) 
Hub 300 mm Nenndrehzahl 1.000 min-1 
Hubvolumen 56,4 (9,4) l (l/Zyl.) Eff. Mitteldruck 21,7 bar 
Verdichtungsverhältnis 14,8 l Max. Raildruck 1.500 bar 

 
In der für diesen Versuchsrahmen genutzten Konfiguration ist der Forschungsprüfstand mit 
einem Common-Rail-System und einem Speicherinjektor zur Kraftstoffeinspritzung ausgerüs-
tet, welches am Serienmotor aktuell nicht zur Anwendung kommt. In Verbindung mit einem 
offenen Steuergerät zur Regelung des Kraftstoffsystems ermöglichen die vielen Freiheitsgrade 
hinsichtlich beispielsweise der Vorgabe von Einspritzdruck und Einspritzzeitpunkt eine flexible 
Versuchsgestaltung. Der Prüfstand ist mit einer umfangreichen Messtechnik einer Vielzahl von 
Messstellen ausgestattet, welches als Blockschaltbild mit den wichtigsten Positionen im Luft- 
und Abgaspfad in nachfolgender Abbildung dargestellt ist. In diesem Schema sind der blau 

eingezeichnete Luftpfad, der rote Ab-
gaspfad, die wichtigsten Temperatur- 
und Druckmessstellen sowie die Ein-
bindung der Abgasmesstechnik zur Be-
stimmung der Abgasrohemission ge-
kennzeichnet. 

Die erarbeiteten Messdaten sollen au-
ßerdem eine hochgenaue und umfang-
reiche Datenbasis zur Kalibrierung und 
Validierung der Prozessmodelle der 
Motorsimulation, welche in späteren 
Kapiteln thematisiert werden, liefern. 
Aus diesem Grund werden möglichst 
viele Messgrößen indiziert, was bedeu-
tet, dass diese bezogen auf den Kur-
belwellenwinkel aufgenommen wer-
den. Dazu ist am Prüfstand eine Mess-
genauigkeit von 0,1 °KW möglich und 
wird ladeluftseitig für den Einlassdruck 
vor Zylinder und abgasseitig für den 
Auslassdruck nach Zylinder für einen 
Zylinder sowie der Zylinderdruck von 
drei Zylindern des 6-Zylinder-Motors 

Abbildung 3-2: Blockschaltbild des verwendeten Versuch-
strägers „Caterpillar Mak 6M20 CR“ mit Kennzeichnung 
der wichtigsten Messstellen im Luftpfad (blau) und Abgas-
pfad (rot) hinsichtlich Druck und Temperatur sowie der 
verwendeten Abgasmesstechnik 
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aufgenommen. Im Blockschaltbild sind diese zeitlich hochaufgelösten Messgrößen mit dem 
Index i gekennzeichnet. Darüber hinaus werden die Signale zur Injektorbestromung, zum Rail-
druck und zum Motordrehmoment hochgenau aufgezeichnet. Alle weiteren Parameter zu den 
Randbedingungen des Motorbetriebs werden zur weiteren Verarbeitung mit einer Abtastrate 
von 1 Hz erfasst. 
 
Abgasmesstechnik 
Für die Bestimmung der Rohabgasemissionen kommen, wie in Abbildung 3-2 ersichtlich, ver-
schiedene Messgeräte zum Einsatz. Der Fokus der Abgasmessung liegt auf den für diese 
Arbeit relevantesten Schadstoffemissionen der Stickoxide und der Partikelemissionen. 
 
Die Zusammensetzung des Rohabgases hinsichtlich seiner gasförmigen Abgasbestandteile 
wird mit einer Messanlage des Herstellers ABB vom Typ Advance Optima 2000 analysiert. 
Dies beinhaltet die Komponenten Sauerstoff, Kohlenstoffdioxid, Kohlenmonoxid, Stickoxide 
und Schwefeldioxid mit einer Abtastrate von 1 Hz, für welche jeweils unterschiedliche Mess-
prinzipien im Gasanalysator angewendet werden (Vgl. Tabelle 3-2). 
 

Abgaskomponente Messprinzip Analysator 
Sauerstoff O2 Paramagnetismus ABB Magnos206 
Stickstoffmonoxid NO UV-Absorption ABB Limast11 UV 
Stickstoffdioxid NO2 UV-Absorption ABB Limast11 UV 
Schwefeldioxid SO2 UV-Absorption ABB Limast11 UV 
Kohlenstoffmonoxid CO Nichtdispersiver Infrarotsensor ABB Uras26 
Kohlenstoffdioxid CO2 Nichtdispersiver Infrarotsensor ABB Uras26 

 
Die unterschiedlichen Analysatoren setzen für die Abgaskomponente Sauerstoff auf ein auf 
Paramagnetismus, für die Stickoxide auf UV-Absorption basierendes Messprizip, während die 
Konzentration von Kohlenstoffmonoxid und -dioxid ein nichtdispersiver Infrarotsensor detek-
tiert. 
Für eine möglichst genaue Betrachtung der Partikelemissionen werden unterschiedliche 
Messgeräte eingesetzt. Zum einen wird die Filter Smoke Number (FSN) mit einem Smoke 
Meter der Firma AVL gemessen, welches verfahrensbedingt zwar nur für den stationären Be-
trieb geeignet ist, allerdings aufgrund der etablierten Anwendung und weiten Verbreitung als 
gute Vergleichsreferenz dienen soll. Dieses kann außerdem zur Beweisführung eingesetzt 
werden, dass alle stationären Betriebspunkte eine nicht-sichtbare Abgasfahne aufweisen. 
Zur Messung der Partikelemissionen im dynamischen Motorbetrieb eignet sich das Rußmess-
gerät des Typs Pegasor Mi3, welches die Partikelanzahl mit einer hohen Abtastrate bestimmen 
kann und darauf basierend die Partikelmassenkonzentration berechnet wird. Außerdem wird 
bei einigen Betriebszuständen im stationären und transienten Betrieb die Partikelgrößenver-
teilung gemessen, wofür ein Partikelsizer vom Typ TSI EEPS 3090 zur Verfügung steht. Diese 
beiden Messmethoden zur Messung der Rußemissionen im transienten Betrieb werden nach-
folgend kurz erläutert. Das dynamische Rußmessgerät Pegasor Mi3 bietet geringe Reaktions-
zeiten und eine hohe effektive Abtastrate von 10 Hz bei einer Samplerate der Gasprobe von 
100 Hz. 

Tabelle 3-2: Überblick über das je nach Abgaskomponente angewandte Messprinzip der unterschiedli-
chen Analysatoren in der Messanlage für gasförmige Abgasbestandteile ABB Advance Optima 2000 
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Die dazugehörige Messmethode, die solche Messungen ermöglicht, ist in Abbildung 3-3 (links) 
schematisch skizziert. 
 

 
Abbildung 3-3: Prinzipskizze zur Messmethode des Sensors „Pegasor Mi3“ in Anlehnung an [104] (links) 
und Funktionsprinzip des Partikelsizers „TSI EEPS 3090“ angelehnt an [105] (rechts) 
 
Nach dem Eintritt der Abgasprobe wird diese an einer Coronanadel vorbeigeführt und aufge-
laden. Das Aerosol durchläuft den Sensor und überschüssige Ionen sowie geladene/ionisierte 
Partikeln von zu geringer Partikelgröße, welche als Kriterium voreinstellbar ist, werden abge-
führt. Je nach Softwaresetup können minimale Partikelgrößen von bis zu 10 nm erfasst wer-
den, wobei das Gerät typischerweise auf den im Pkw-Bereich reglementierten Erkennungsbe-
reich von 23 nm bis 2,5 µm voreingestellt ist. Beim Austritt der verbliebenen Probe wird die 
Ladung gemessen und damit auf die Partikelanzahl geschlossen. Anschließend kann über 
Korrelationsfunktionen die Partikelmassenkonzentration im Abgas berechnet werden. Für die-
ses Verfahren wird eine mittlere Partikelgröße und Partikelmasse vorgegeben. 
Dazu kann die später gewonnene und detaillierter beschriebene Erkenntnis vorweggenommen 
werden, dass als Ergebnis der Messungen zur Partikelgrößenverteilung die Annahme einer 
über den gesamten Betriebsbereich des Motors konstanten Partikelgrößenverteilung und Par-
tikelmasse nicht zutreffend ist. Eine solche Abschätzung zur Bestimmung der Partikelgrößen-
verteilung ermöglicht ein Partikelsizer. Vom Aufbau und Messprinzip ähnlich dem des Pegasor 
Mi3 ist der Partikelsizer TSI EEPS 3090 ein Spektrometer und bestimmt die Größe von Parti-
keln auf der Grundlage ihrer Reaktion auf eine elektrische Ladung. Das Messgerät kann eine 
Partikelgrößenverteilung in einem Bereich zwischen 5,6 nm und 560 nm erfassen und ist auf-
grund der hohen Abtastung ebenso für die Messdurchführung im transienten Motorbetrieb ge-
eignet. Das Funktionsprinzip ist ebenfalls in der Abbildung 3-3 (rechts) dargestellt. Nachdem 
das Aerosol in das Messgerät eingetreten ist, werden die Partikel aufgeladen und treffen an-
schließend auf eine Hochspannungselektrode. Da die Partikel geladen sind, bewegen sich 
diese radial zur Außenwand in Richtung der elektrisch isolierten Elektroden, an denen der 
elektrische Strom gemessen wird. So kann die Anzahl der Partikel in der jeweiligen Dekade 
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bestimmt werden, wobei für diese Einteilung in die unterschiedlichen Größen die jeweilige 
elektrische Mobilität der Partikel genutzt wird. Mit Kenntnis des gesamten Größenspektrums 
und der jeweiligen Partikelanzahl kann dann eine Größenverteilung berechnet werden, wie sie 
in Kapitel 3.4.5 präsentiert wird. 
 

3.2 Angepasste Auswerte-Werkzeuge für den transienten Motorbetrieb 

Für die Auswertung der Messdaten wird ein bereits vorhandenes Werkzeug genutzt und für 
die speziellen Anforderungen dieser Thematik weiterentwickelt. Dabei handelt es sich um ein 
sogenanntes Druckverlaufsanalyse-Tool - kurz DVA-Tool, welches dem Zweck der Pro-
zessanalyse des Motorbetriebes dient. Da das vorhandene Werkzeug allerdings nur zur Aus-
wertung von Betriebspunkten des stationären Motorbetriebs konzipiert wurde und geeignet ist, 
wird im Rahmen dieses Unterkapitels insbesondere auf die Anpassung zur Auswertemöglich-
keit des transienten Betriebes eingegangen. 
Bei der Druckverlaufsanalyse wird ein indizierter - also auf die Winkelstellung der Kurbelwelle 
bezogener - gemessener Zylinderdruckverlauf zunächst aufgearbeitet und anschließend ther-
modynamisch ausgewertet. Die Indizierung des Brennraumdruckes ist an aktuellen Motorprüf-
standen Stand der Technik. Auf dieser Basis kann der gemessene Druck dem ebenfalls kur-
belwinkelabhängigen Zylindervolumen zugeordnet werden. Darüber hinaus sind moderne For-
schungsprüfstände soweit ausgerüstet, dass idealerweise weitere kurbelwinkelabhängige Sig-
nale wie der Druck im Einlasskanal, im Abgassystem, der Kraftstoffeinspritzung sowie Ansteu-
ersignale des Kraftstoffinjektors indiziert werden können. Schlussendlich ist es das Ziel dieser 
Prozessanalyse, Informationen über die Qualität des Ladungswechsels, den Verbrennungs-
ablauf des Kraftstoff-Luft-Gemisches, den Wirkungsgrad und die Schadstoffentstehung beim 
Verbrennungsprozess im Motorbrennraum zu erhalten. 
Die Abfolge bei der konventionellen Druckverlaufsanalyse für stationäre Betriebspunkte ist in 
folgende Schritte aufgebaut: Die Aufbereitung des gemessenen Zylinderdruckverlaufes sieht 
vor, dass dieser über verschiedene Verfahren geglättet und anschließend über alle aufgenom-
menen Arbeitsspiele gemittelt wird. Diese Mittelung ist notwendig und sinnvoll, da der Prozess 
eines Hubkolbenmotors ein zyklischer Ablauf ist und sich im Falle des Stationärbetriebes unter 
annähernd gleichbleibende Randbedingungen je Arbeitsspiel als stetige zeitliche Abfolge wie-
derholt. Zum weiteren Pre-Processing vor der thermodynamischen Analyse kommen mess-
verfahrensbedingt die Nulllinienfindung, welche beispielsweise über thermodynamische An-
nahmen oder einem Abgleich mit dem Ladeluftdruck möglich ist, sowie die Bestimmung des 
oberen Totpunktes der Kolbenbewegung (OT) inklusive der OT-Korrektur hinzu. Aus dem auf 
diese Weise aufbereiteten Zylinderdruckverlauf können anschließend motorische Kenngrößen 
ermittelt werden. Ebenso kann eine thermodynamische Analyse der Verbrennung erfolgen. 
Aus der Bestimmung des Verlaufes der Verbrennung in Form eines Heiz- oder Brennverlaufes, 
lassen sich schließlich weitere Kenngrößen des Wirkungsgrades bzw. des Kraftstoffverbrau-
ches berechnen. 
Das beschriebene, vorhandene Werkzeug wurde nun hinsichtlich der Anforderungen für eine 
Auswertung des transienten Motorbetriebs angepasst. Der elementare Unterschied dabei ist, 
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dass im Gegensatz zur Analyse stationärer Betriebspunkte alle Messdaten inklusive der Indi-
zierdaten bei den sich ändernden Randbedingungen der einzelnen Arbeitsspiele nicht zu mit-
teln sind. Aus diesem Grund wurde ein Verfahren zur verketteten Einzelauswertung jedes Ar-
beitsspieles entwickelt, welche anschließend miteinander verknüpft werden. Den neuen Ver-
fahrensablauf zeigt das nachfolgend in Abbildung 3-4 dargestellte Schema. 
 

 
Abbildung 3-4: Schema des Ablaufes bei der instationären Druckverlaufsanalyse (iDVA) des weiterent-
wickelten Auswertewerkzeuges, welches für den Fall des transienten Motorbetriebes angepasst wurde 
 
Folgende Änderungen ergeben sich mit den entsprechend vorgenommenen Anpassungen: 
Die Aufbereitung des gemessenen Zylinderdruckverlaufes sieht für die Analyse stationärer Be-
triebspunkte vor, dass über alle aufgenommenen Arbeitsspiele gemittelt wird. Im Gegensatz 
dazu ist das Hauptmerkmal bei der (instationären) Druckverlaufsanalyse des transienten Mo-
torbetriebs statt der Mittelung die Einzelarbeitsspielauswertung der Indizierdaten. Erst im An-
schluss daran kann mit einem im Rahmen dieser Arbeit entwickelten Verfahren zur verketteten 
Einzelauswertung jedes Arbeitsspieles miteinander verknüpft und somit ein Messdatenverlauf 
erzeugt werden. 
Diese Vorgehensweise, statt des Mittelns aller Arbeitsspiele jedes Arbeitsspiel einzeln zu be-
trachten, bedingt, dass neben den typischerweise indizierten, das heißt, über die Winkelstel-
lung der Kurbelwelle messtechnisch genau aufgelöste Daten wie der Zylinderdruck weitere 
Motorrandbedingungen ebenfalls höher aufgelöst benötigt werden. Dazu zählen insbesondere 
der Ladedruck, der Abgasgegendruck, der Raildruck und das Bestromungssignal des kraft-
stoffeinspritzenden Injektors. Weitere Messdaten, die nicht kurbelwinkelgenau vorliegen müs-
sen, sind beispielsweise die Temperatur der Ladeluft- oder die Abgastemperatur. Aufgrund der 
Trägheit dieser Messgrößen ist eine arbeitsspielgenaue Auflösung bzw. eine Abtastrate von 
1 Hz ausreichend. Diese Voraussetzungen sind bei der Versuchsdurchführung gegeben. Bei-
behalten werden die weiteren zum Messdatenaufbereitung zugehörigen Verfahrensschritte, 
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welche die verschiedenen Glättungsverfahren sowieso die messverfahrensbedingte Nulllini-
enfindung und die Bestimmung des oberen Totpunktes der Kolbenbewegung (OT) bzw. die 
OT-Korrektur beinhalten. 
Das übergeordnete Ziel der Indizierung, Informationen über die Qualität des Ladungswech-
sels, den Verbrennungsablauf des Kraftstoff-Luft-Gemisches, gilt auch für die Einzelarbeits-
spielauswertung. So können aus dem aufbereiteten Zylinderdruckverlauf für jedes Arbeitsspiel 
Kenngrößen der thermodynamischen Analyse wie der Wirkungsgrad bzw. Kraftstoffverbrauch 
ermittelt werden. 
Darüber hinaus wurde geprüft, ob weitere Teile des Einzonen-Brennraummodells der thermo-
dynamischen Analyse angepasst werden sollten. Dazu zu nennen wäre das Wandwärmeüber-
gangsmodell für die Berechnung des Wärmestroms über die Brennraumwände. Dieses kann 
optional angepasst werden, wenn eine genaue Bestimmung des Wandwärmestroms notwen-
dig ist, was jedoch auch in der transienten Prozessanalyse, bei gegeben Druckverläufen, die 
Ausnahme darstellt. Diesbezügliche Änderungen sind dadurch bedingt, dass beispielsweise 
beim Motorhochlauf oder bei sehr niedrigeren Drehzahlen der durch die Kolbenbewegung in-
duzierte Anteil der turbulenten Innenströmung geringer ausfällt, sodass der Anteil des Wärme-
übergangs der erzwungenen Konvektion etwas abnimmt. Zusätzlich sind dazu die Dynamik 
der Wandtemperatur im transienten Motorbetrieb und ihr Einfluss auf den Wandwärmestrom 
zu prüfen. [106], [107] Ein weiteres Beispiel stellt die Untersuchung des Kaltstartverhaltens 
dar. Die Sensitivität der Ergebnisgrößen der Druckverlaufsanalyse hinsichtlich der Wandtem-
peratur allgemein und so auch als instationäre Randbedingung ist gegenüber anderen Unsi-
cherheiten eines Einzonenmodells eher gering, sodass der hohe Aufwand zur Berücksichti-
gung einer instationären Wandtemperatur bei der Prozessanalyse nicht gerechtfertigt werden 
kann. Anders zu bewerten ist dies jedoch bei der Prozessrechnung beispielsweise mit Blick 
auf die Berechnung der Abgastemperatur, da dort kein messtechnisch bestimmter Druckver-
lauf vorliegt, der die anderen Einflussgrößen und Terme der Energiebilanz überwiegt. 
 

3.3 Planung und Versuchsdurchführung zu Prüfstandsmessungen an 
einem mittelschnelllaufenden Schiffsdieselmotor 

Als eines der Hauptinhalte dieser Arbeit ist es das Ziel, den Brennstoffverbrauch und die Emis-
sionen im dynamischen Motorbetrieb von Großmotoren, wie es beispielsweise beim Manöv-
rieren von Schiffen typisch ist, zu charakterisieren. Hierfür ist es vorgesehen, einen Vergleich 
zu ziehen zwischen dem stationären Betrieb, bei dem die motorischen Randbedingungen über 
die Zeit konstant bleiben und dem transienten Motorbetrieb, bei dem es eine zeitliche Ände-
rungen der Randbedingungen gibt. Um die Unterschiede zwischen beiden Betriebsmodi zu 
identifizieren und zu quantifizieren, wurden Motorversuchen an einem geeigneten Motorprüf-
stand geplant und durchgeführt, was im Nachfolgenden erläutert wird. Bei der Planung wurde 
außerdem berücksichtigt, dass im weiteren Arbeitsverlauf die gewonnen Messdaten zur Ver-
wendung für die Kalibrierung und Validierung der Motorprozessmodelle dienen soll. 
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Vor dem Hintergrund der Anwendung als Schiffsdieselmotor wurden die Messungen in den 
beiden dafür typischen Betriebsmodi durchgeführt, also sowohl im Generator- als auch im Pro-
pellerbetrieb. Der Vergleich zwischen den am Prüfstand eingestellten Randbedingungen bei-
der Modi ist in der folgenden Tabelle 3-3 gegenübergestellt. 
 
Tabelle 3-3: Bereich der Randbedingungen der Motorprüfstandsversuche für die beiden Modi Genera-
tor- bzw. Propellerbetrieb 

Parameter Generatorbetrieb Propellerbetrieb 
Drehzahl konstant variabel 
Raildruck 1000 – 1500 bar 1000 bar 
Bestromungszeitpunkt 0 - 10 °KWvZOT 2,5 °KWvZOT 
Stickoxidemissionen IMO-Tier-II-konform IMO-Tier-II-konform 

 
Die Präferenz für beide Modi ist die Einhaltung der Stickoxidemissionsgrenze IMO Tier II. Da 
der Prüfstandsmotor mit einem offenen Steuergerät ausgestattet ist, können die Einspritzpa-
rameter zur Kraftstoffeinspritzung wie der Raildruck und der Bestromungsbeginn frei ange-
passt werden. Als Kraftstoff kam Diesel nach EN 590 zum Einsatz. 
 
Versuchsplanung und Durchführung: Generatorkennlinie 
Als Emissionsgrundlage für den Motorbetrieb wurden, wie bereits erwähnt, die IMO Tier II-
Grenzwerte ausgewählt. Das bedeutet, dass der Gesamtwert des Stickoxidausstoßes über 
den Zyklus nach ISO 8178-4, in der folgenden Tabelle für den Betrieb auf der Generatorkenn-
linie aufgezeigt, nicht überschritten werden sollte. Die prozentuale Drehzahl bezieht sich auf 
die Nenndrehzahl, das Motordrehmoment und die resultierende Last auf die Nennleistung. 
 
Tabelle 3-4: Kennfeldpunkte und Wichtung für den Zyklus D2 nach ISO 8178-4 des Generatorbetriebs 
mit der Drehzahl bezogen auf die Nenndrehzahl und der Last bezogen auf die Nennleistung 

Messpunkt Drehzahl 
in % 

Last 
in % Wichtung 

 

1 100 100 0,05 

2 100 75 0,25 

3 100 50 0,3 

4 100 25 0,3 

5 100 10 0,1 
 
Bei der Durchführung der Prüfstandsversuche wurden insgesamt 182 Messungen auf der Ge-
neratorkennlinie aufgenommen. Die in Tabelle 3-4 integrierte Darstellung beinhaltet die Gene-
ratorkennlinie für den Caterpillar Mak 6M20, worin zusätzlich die für die jeweilige je nach Be-
triebsart - stationär und transient - abgedeckten Kennfeldbereiche markiert wurden. Im Anhang 
in Tabelle A-2 findet sich das gesamte durchgeführte Messprogramm für den Stationär- und 
Transientbetrieb der Generatorkurve, für das nachfolgend die Vorgehensweise beschrieben 
wird: Um die Einhaltung der Grenzen bezüglich der Emissionsvorgaben im Motorbetrieb be-
stimmen zu können, wurden im ersten Schritt stationäre Betriebspunkte herangezogen, die in 
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Messreihen mit Variationen des Bestromungszeitpunktes und des Raildruckes ermittelt wur-
den. Die Last wurde zunächst mit einer relativ großen Schrittweite variiert. Dabei stellte sich 
heraus, dass, um für den Zyklus einen IMO II - konformen Betrieb mit Dieselkraftstoff bei einem 
Raildruck von 1000 bar im Generatorbetrieb zu realisieren, der Zeitpunkt der Injektorbestro-
mung bei 7,5 ° Kurbelwinkel vor dem oberen Totpunkt des Verbrennungstaktes (°KWvZOT) 
eingestellt werden muss, soll über den gesamten Messzyklus der Parameter des Bestro-
mungsbeginns konstant sein. Im nächsten Schritt wurde mit den festgelegten, emissionskon-
formen Parametern für den Bestromungszeitpunkt und den Raildruck eine feiner aufgelöste 
Lastvariation durchgeführt. Insbesondere im unteren Lastbereich wurden kleinere Lastschrit-
ten gewählt, da sich die Abgasemissionen zum Teil deutlich änderten. Anschließend erfolgte 
die Messung im transienten Betrieb, um die Unterschiede zwischen dem stationären und tran-
sienten Betrieb gegenüberzustellen. Mit den zuvor im Stationärbetrieb ermittelten emissions-
konformen Randbedingungen wurden abschließend die transienten Messungen mit Lastauf-
schaltungen und Lastabfällen bis maximal 70 % der Nennleistung durchgeführt. Zur Genauig-
keitserhöhung und für eine Bewertungsgrundlage der Reproduzierbarkeit wurden diese jeweils 
fünfmal wiederholt. 
 
Versuchsplanung und Durchführung Propellerkennlinie 
Der stationäre Propellerbetrieb wurde nach dem Zyklus E3 nach ISO 8178-4 durchgeführt. 
Das Kennfeld wird durch vier Punkte charakterisiert, welche in der folgenden Tabelle zusam-
men mit ihren Wichtungsfaktoren entsprechend des Testzyklus aufgeführt sind. Der Gesamt-
wert der emittierten Stickoxidemissionen muss unterhalb des Grenzwertes für IMO Tier II be-
zogen auf die Nenndrehzahl des Motors liegen. 
 

Messpunkt Drehzahl 
in % 

Last 
in % Wichtung 

 

1 100 100 0,2 

2 91 75 0,5 

3 80 50 0,15 

4 63 25 0,15 

 
Analog der Vorgehensweise auf der Generatorkennlinie wurden auch für die Versuche auf der 
Propellerkennlinie, in der folgenden Abbildung dargestellt für die Nenndrehzahl des Versuchs-
motors von 1000 min-1, zunächst die emissionskonformen Betriebsbereiche gemäß IMO II 
identifiziert. Für die Identifizierung dieser Einstellparameter wurde allerdings lediglich der 
Bestromungsbeginn variiert, bevor nach Erarbeitung dieser Datenbasis die transienten Mes-
sungen durchgeführt wurden. Der Raildruck wurde dabei konstant bei 1000 bar eingestellt. 
Der Umfang der Messungen für die stationären und instationären Versuche auf der Propeller-
kennlinie von insgesamt 109 Messpunkten ist im Anhang in Tabelle A-3 aufgeführt.  
Um den Stickoxidgrenzwert einzuhalten hat sich, abweichend vom Generatorbetrieb, ein 
Bestromungszeitpunkt von 2,5 °KWvZOT als sinnvoll ergeben. Sowohl Bestromungsbeginn 
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als auch Raildruck wurden ebenso für die transienten Versuche als konstant eingestellt. Die 
transienten Versuche im Propellerbetrieb wurden, wie im Generatorbetrieb praktiziert, jeweils 
fünfmal wiederholt. 
 

3.4 Auswertung und Bewertung ermittelter Motor-Messdaten 

Insgesamt wurden für 122 stationäre Betriebspunkte und für 169 transiente Betriebsverläufe 
Messdaten am Motorprüfstand im Generator- und Propellerbetrieb generiert. Das Ziel dieses 
Unterkapitels im experimentellen Kontext besteht darin, den Brennstoffverbrauch und die 
Emissionen im dynamischen Motorbetrieb zu charakterisieren. Basierend auf den Ergebnissen 
des Motorprüfstands werden Rückschlüsse auf das reale dynamische Betriebsverhalten eines 
Schiffsdieselmotors, wie es beispielsweise beim hochdynamischen Manövrieren von Schiffen 
auftritt, gezogen. 
 
Aufgrund der Anzahl der Messungen werden in diesem Kapitel, welches die Auswertung und 
Bewertung der ermittelten Motormessdaten behandelt, lediglich aussagekräftige, exemplari-
sche Beispielmessungen angeführt. Der Vergleich zwischen den am Prüfstand eingestellten 
Randbedingungen beider Modi, die in diesem Kapitel behandelt werden, ist in der folgenden 
Tabelle 3-6 gegenübergestellt. 
 
Tabelle 3-6: Randbedingungen der detaillierter ausgewerteten Motorprüfstandsversuche, welche in die-
sem Kapitel thematisiert werden 

Parameter Generatorbetrieb Propellerbetrieb 
Drehzahl konstant variabel 
Raildruck 1000 bar 1000 bar 
Bestromungszeitpunkt 7,5 °KW v ZOT 2,5 °KW v ZOT 
Stickoxidemissionen IMO-Tier-II-konform IMO-Tier-II-konform 

 
Der Raildruck wurde für beide Varianten konstant auf 1000 bar geregelt und somit nicht der 
maximal mögliche Einspritzdruck gewählt. Der Hintergrund dieser Randbedingung ist, dass 
mit niedrigeren Einspritzdrücken signifikantere, für den Untersuchungszweck besser ver-
gleichbare Partikelemissionen erzielt werden konnten. Dieses Verhalten wurde zuvor in der 
gesamten Versuchsdurchführung, welche im vorherigen Kapitel 3.3 beschrieben wurde, her-
ausgefahren. Einen Unterschied zwischen beiden Modi gibt es im Bestromungszeitpunkt. Auf-
grund der über die Last variablen Drehzahl im Propellerbetrieb war es notwendig, den Bestro-
mungsbeginn des Kraftstoffinjektors auf eine spätere Lage in Richtung des oberen Totpunktes 
zu ändern, um einen über das gesamte Kennfeld IMO-Tier-II-konformen Betrieb zu realisieren. 
 

3.4.1 Vergleich Ergebnisse stationärer Generator- und Propellerbetrieb 

Dieses Unterkapitel thematisiert zunächst die Ergebnisse des stationären Motorbetriebs, die 
in nachfolgenden Kapiteln als Vergleichsreferenz für den transienten Betrieb herangezogen 
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werden. Der stationäre Betrieb ist durch je Betriebspunkt zeitlich konstante Randbedingungen 
definiert. Die daraus resultierenden Ergebnisgrößen wie beispielsweise die Abgastemperatu-
ren oder Emissionen sind eingeschwungen und ebenso nahezu konstant. Lastabhängig ist die 
Motordrehzahl im Generatorbetrieb fest, wohingegen diese im Propellerbetrieb entsprechend 
der Propellerkennlinie miteinander gekoppelt sind, wie im vorherigen Kapitel ersichtlich. Für 
beide Modi ist in Abbildung 3-5 ein Vergleich zwischen den Messpunkten des stationären Ge-
neratorbetriebs auf der linken Seite und des Propellerbetriebs auf der rechten Seite hinsichtlich 
der Stickoxidemissionen, des Kraftstoffverbrauchs pro Zyklus und Zylinder und des Rußaus-
stoßes über die Last dargestellt. 
 

 
Abbildung 3-5: Vergleich zwischen stationärem Generatorbetrieb (links) und Propellerbetrieb (rechts) 
von Kraftstoffverbrauch pro Zyklus und Zylinder, Stickoxidausstoß und Rußmasse über Last 
 
Bei der Auswertung des Kraftstoffverbrauches lässt sich ein annähernd lineares Kennlinien-
verhalten feststellen. Der Verbrauch des Propellerbetriebs liegt etwas höher, da die Verbren-
nung aufgrund der späteren Einspritzung thermodynamisch etwas ungünstiger gelagert statt-
findet. Dies geht aus Abbildung 3-6 (links) mit der Darstellung der lastabhängig eingespritzten 
Kraftstoffmasse für den stationären Generator- und Propellerbetrieb in einem gemeinsamen 
Diagramm besser hervor. 
 

 

Neben der thermodynamisch günstigeren Verbrennungslage im Generatorbetrieb liegt im Pro-
pellerbetrieb außerdem bei gleicher angeforderter Motorleistung eine geringere Drehzahl vor, 
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Abbildung 3-6: Je Zylinder und Arbeitsspiel eingespritzte Kraftstoffmasse (links) und globales Luftver-
hältnis (rechts) lastabhängig für die stationären Betriebsmodi des Generator- und Propellerbetriebs 
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wodurch ein höheres Motordrehmoment im Vergleich zum Generatorbetrieb bereitgestellt wer-
den muss. Der lastabhängige Anstieg beider Verbrauchskurven ist unter den beschriebenen 
Randbedingungen beider Modi ähnlich. 
Aufgrund der Drehzahlabhängigkeit im Propellerbetrieb und der daraus resultierenden niedri-
geren Drehzahl bei Teillast fällt auch der Ladeluftmassenstrom mit sinkender Last zunehmend 
geringer aus als im Generatorbetrieb. In Kombination mit der mehr eingespritzten Kraftstoff-
masse pro Zyklus führt dies zu einem deutlich unterschiedlichen Verhalten der Kennlinien des 
globalen Luftverhältnisses (Vgl. Abbildung 3-6 rechts). Das Luft-Kraftstoffverhältnis im Gene-
ratorbetrieb steigt mit sinkender Last exponentiell an, während dieses im Propellerbetrieb ins-
gesamt geringer ausfällt und in Näherung auf einem fast konstanten Niveau verharrt. Diese 
Unterschiede sind auch für die Interpretation der betriebs- und lastabhängigen Schadstoffver-
läufe relevant. 
Hinsichtlich der Schadstoffemissionen sind in allen Bereichen deutliche Unterschiede zwi-
schen den Ergebnissen der beiden Betriebsarten zu erkennen (Vgl. Abbildung 3-5). Während 
die Stickoxidemissionen im Generatorbetrieb mit mittlerer Last ein Maximum aufweisen und 
bei niedrigeren Lasten stark absinken, sind diese im Propellerbetrieb bei niedriger Last ver-
gleichsweise hoch. Für den Generatorbetrieb sei dazu folgender Erklärungsansatz angeführt. 
Im niedrigen Lastbereich ist ein hoher Luftüberschuss zu verzeichnen, was zu global sehr kal-
ten Brennraumbedingungen führt und somit zu tendenziell geringeren thermischen Stickoxi-
den. In höheren Lasten nimmt trotz höherer mittlerer Brennraumtemperaturen der Anteil der 
Diffussionsverbrennung zu. Daraus lässt sich zwar keine Aussage zu den lokalen Temperatu-
ren ableiten, die mit der thermischen Stickoxidbildung in Verbindung steht. Jedoch kann die 
Abnahme des lokalen Sauerstoffs ebenfalls zu einer tendenziell etwas geringeren Neigung 
führen. Im Propellerbetrieb ist ebenfalls ab höheren Lasten ein Absinken der Stickoxide zu 
beobachten. Allerdings geht dies von einem lokalen Maximum bei ca. 50 % Last aus, von dem 
in Richtung kleinerer Lasten zunächst nur eine geringfüge Abnahme der Stickoxidemissionen, 
dann jedoch wieder ein Anstieg zu einem Maximalwert bei 25 % Last erfolgt. Für diese Eigen-
schaft können hypothetisch mehrere Faktoren verantwortlich sein. Die niedrigeren Drehzahlen 
bei niedrigeren Lasten haben eine längere Verweilzeit des Gasgemisches im Brennraum zur 
Folge, sodass mehr Zeit unter entsprechend hohen Temperaturen zur Verfügung steht, das 
chemische Gleichgewicht zu erreichen, was in Konsequenz zu potentiell höheren NO-Kon-
zentrationen führt. Der höhere Premixed-Anteil kann eine Hypothese für höhere Stickoxide-
missionen sein. Jedoch besagen aktuelle Untersuchungen von Najar et al. [108], das vornehm-
lich die mischungskontrollierte Phase hauptverantwortlich für die Stickoxidbildung ist. Das glo-
bale Luftverhältnis ist über den gesamten Lastbereich annähernd gleich, sodass die Sauer-
stoffkonzentration weniger ein Kriterium ist. Ein starker Luftüberschuss, der wie im Generator-
betrieb zu niedrigeren Temperaturen und einem starken Absinken der Stickoxidemissionen 
führt, liegt hier nicht vor. 
Die über den gesamten Lastbereich ausgeglichenen globalen Luftbedingungen schlagen sich 
auch in den niedrigen Rußemissionen nieder. Verglichen mit dem stationären Generatorbe-
trieb sind im Propellerbetrieb die Rußemissionen auf einem insgesamt niedrigeren Niveau, 
wobei ein leichter Anstieg bei höheren Lasten erkennbar ist. Dafür ist zusätzlich der Faktor 
ausschlaggebend, dass in einer längeren Abbrandphase aufgrund geringerer Drehzahlen 
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mehr Zeit und ausreichend hohe Temperaturen zur Oxidation der Partikel zur Verfügung ste-
hen. Dagegen sind die Temperaturen in der Generatorbetriebsteillast wahrscheinlich wegen 
des sehr starken Luftüberschusses zu gering. 
Das bedeutet, dass bei niedrigeren Lasten zwar ein hohes globales Luftverhältnis für ausrei-
chend viel Sauerstoff für die Oxidation der Partikel spricht, durch den hohen Luftüberschuss 
jedoch offensichtlich die Reaktionstemperaturen zu niedrig sind, was die Oxidation verlang-
samt oder ganz einfriert. Bei höheren Lasten, einem höherer Kraftstoffverbrauch und geringe-
rem Luftüberschuss, der auch einhergeht mit längeren Einspritzdauern, längeren Brennzeiten 
und einem steigenden Anteil der mischungskontrollierten Brennphase werden verglichen mit 
niedrigeren Lasten höhere Verbrennungstemperaturen verzeichnet. Diese längere Brenn-
dauer führt zu einer längeren Oxidationszeit, was in Verbindung mit den hohen Temperaturen 
die Oxidation der Rußpartikel fördert. Das bedeutet, dass trotz des abnehmenden Luft-Kraft-
stoff-Verhältnisses lokal ausreichend viel Sauerstoff für die Oxidation zur Verfügung steht, der 
daher offensichtlich nicht der begrenzende Faktor in diesem Betriebsbereich ist. 
 
Des Weiteren beweist die nachfolgende Abbildung, dass in beiden stationären Betriebsarten 
für die eingestellten Versuchsrandbedingungen keine sichtbare Rußfahne detektiert wurde. 
 

 

Die mit dem Smokemeter gemessene Schwärzungszahl bzw. Filter Smoke Number, kurz FSN, 
ist deutlich unter der Sichtbarkeitsgrenze von 0,5 als spezifische Motorherstellerangabe. Der 
stationäre Betriebsbereich kann also als rußarm bezeichnet werden. 
 

3.4.2 Turboladerbezogene Messdaten des stationären Motorbetriebs 

Eine Gegenüberstellung der ausgewerteten stationären Messdaten für den Generator- und 
Propellerbetrieb soll im Folgenden für diejenigen Messgrößen erfolgen, die im Zusammenhang 
mit dem Betrieb des Turboladers relevant sind. Der Turbolader ist eine wichtige Teilkompo-
nente des Motors für die Bereitstellung der Luftmasse und hat einen großen Einfluss auf des-
sen dynamisches Verhalten. Ebenso sind diese turboladerbezogenen Messdaten für das 
Verständnis über die Vorgänge bei unterschiedlichen Motorbetriebseinstellungen sowie für die 
Funktionalität des Motorprozessmodells und dessen Validität mit dem realen Betrieb von ent-
scheidender Bedeutung, weswegen für diese Messdaten dieses spezielle Unterkapitel vorge-
sehen ist. Das betrifft die in nachfolgendem Schema aufgeführten Messgrößen (siehe Abbil-
dung 3-8): die Turboladerdrehzahl, der Luftdruck vor und Ladedruck nach Kompressor sowie 
nach Zwischenkühler, der Abgasdruck vor und nach Turbine sowie analog die entsprechend 

Sichtbarkeitsgrenze

Abbildung 3-7: Gemessene Filter 
Smoke Number (FSN) für den 
stationären Generator- und 
Propellerbetrieb mit Kenn-
zeichnung der Sichtbarkeits-
grenze ab einem Wert von 0,5 
und somit dem Nachweis der 
nicht sichtbaren Rußfahne 
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zugeordneten Temperaturen. Ebenso ist die Charakteristik der Turboladerdrehzahl, aufgetra-
gen über die Motorlast, ersichtlich. 
 

 

Aufgrund der Umwandlung der Abgasenthalpie in kinetische Energie stellt sich eine Rotations-
bewegung der Turbine ein. Aus der steigenden Motorlast resultiert ein Anstieg der in der Tur-
bine des Turboladers nutzbaren Abgasenthalpie, was eine zunehmende Turbinenleistung ver-
bunden mit höheren Turboladerdrehzahlen ermöglicht. Dabei ist vom Kennlinienverhalten je-
weils ein näherungsweiser linearer Anstieg der Turboladerdrehzahl über der Last zu verzeich-
nen. Die Drehzahl bei tiefen Lasten im Propellerbetrieb ist geringer als im Generatorbetrieb, 
trotz höherer Abgastemperaturen. Allerdings weist der Propellerbetrieb einen etwas stärkeren 
Anstieg über Last als der Generatorbetrieb auf, was ab einer Last von 60 % zu höheren Dreh-
zahlen für diesen Betrieb führt. 
Durch die mechanische Kopplung von Turbine und Verdichter auf einer Welle, kann die in eine 
Drehbewegung umgewandelte kinetische Energie am Verdichterlaufrad wiederum in eine 
Drucksteigerung der Ladeluft gewandelt werden. Die Zustandsbedingungen der Ladeluft in 
den unterschiedlichen Betriebsstrategien sind in der nachfolgenden Darstellung abgebildet. 
 

 

Die lastabhängigen Ladeluftdruckverläufe sind der linken Seite entnehmbar. Bis zu einer Last 
von 70 % ist der Ladedruck im Propellerbetrieb geringer als im Generatorbetrieb. Trotz höherer 
Turboladerdrehzahlen ab 60 % stellt sich im Propellerkennfeld ein geringerer Ladedruck ein. 
Dies resultiert aus dem - trotz höherer Abgastemperatur - geringeren Enthalpiestrom. 

Turboladerbezogene Messdaten:

Propeller
Generator

Temperatur vor ATL

Temperatur nach Ladeluftkühler

Abbildung 3-8: Übersicht der turboladerbezogenen Messdaten veranschaulicht am Motorprüfstands-
schema mit lastabhängiger Turboladerdrehzahl für den stationären Generator- und Propellerbetrieb 

Abbildung 3-9: Lastabhängiger Ladedruck nach Verdichter (links) und lastabhängige Temperaturbedin-
gungen der Ladeluft vor Verdichter, nach Verdichter und nach Zwischenkühler für den stationären 
Generator- und Propellerbetrieb (rechts) 
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Auf der rechten Seite sind die turboladerrelevanten Temperaturmessdaten für den Generator 
und Propellerbetrieb über die Last aufgetragen. Die Temperaturmessstellen sind jeweils vor 
Verdichter, nach Verdichter und nach Ladeluftkühler angeordnet, wobei die letzte Messstelle 
in Näherung der Ladelufttemperatur vor den Einlassventilen entspricht, wenn das Aufheizen 
der Ladeluft im Sammelbehälter und dem Einlasskanal vor den Zylindern vernachlässigt wird. 
Die Unterschiede bei den Verläufen beruhen auf mehreren Einflüssen. Im Verlauf der Tempe-
ratur vor Verdichter - schwarz dargestellt, gestrichelt für die Propellerkurve und durchgezogen 
für die Generatorkurve - ist zu erkennen, dass bei den Propellerbetriebspunkten eine höhere 
Ausgangstemperatur vorliegt. Aufgrund des Temperaturanstiegs bei der Verdichtung sind die 
Temperaturen nach Verdichter höher als im Generatorbetrieb. Dieser Effekt ist jedoch durch 
den geringeren Ladeluftdruck, bedingt durch die geringere Verdichtung als im Generatorbe-
trieb, und die geringeren Turboladerdrehzahlen weniger stark ausgebildet als im Temperatur-
verlauf vor Verdichter. 
Die geschilderten ladeluftseitigen Größen sind wesentlich an den Randbedingungen beteiligt, 
die die Luftfüllung im Zylinder beeinflussen und somit luftseitig für die Verbrennung im 
Brennraum herrschen. Am Verbrennungsprozess sind darüberhinaus neben der Füllung 
weitere Einflüsse bezüglich der Kraftstoffeinspritzung und Turbulenz im Brennraum beteiligt, 
welche zusammengenommen wiederum die thermodynamischen  Eigenschaften des Abgases 
und somit die Bedingungen nach Zylinder und vor der Turbine des Turboladers bestimmen. 
Aufgeteilt nach den Zustandsgrößen des Abgasgegendrucks vor Turbine und der 
Abgastemperatur sind diese in der nachfolgenden Abbildung lastabhängig für den stationären 
Generator- und Propellerbetrieb dargestellt. 
 

 

Durch die Turbine kommt es im Abgasstrang zu einem Aufstauen der Abgase, wodurch sich 
ein Abgasgegendruck im Kanal vor dem Turbolader aufbaut. Bis etwa 80 % Motorleistung ist 
dieser im Propellerbetrieb in Teillast deutlich geringer als im Generatorbetrieb. Während der 
Generatorbetrieb einen über die Motorlast linearen Anstieg aufweist, lässt sich dieser im Pro-
pellerbetrieb als exponentiell bezeichnen, welcher der quadratischen Proportionalität von Mo-
torleistung und -drehzahl gleicht. Die höhere Motordrehzahl und das deutlich höhere Luftver-
hältnis im Generatorbetrieb im Teillastbetrieb resultieren in einem höheren Massenstrom und 
einem trotz deutlich niedrigerer Abgastemperaturen höheren Abgasdruck. 
Ab einer Motorlast von 80 % übersteigt der Druck im Abgaskanal des Propellerbetriebes den 
des Generatorbetriebs, da sich Motordrehzahlen und Luftverhältnis im Vergleich beider Be-
triebsmodi annähern und somit höhere Abgasmassenströme ergeben. Zusätzlich ist die ein-
gespritzte Kraftstoffmasse höher, welches zusammen mit der späteren Verbrennungslage in 

Propeller
Generator

Temperatur vor ATL

Temperatur nach ATL

Abbildung 3-10: Abgasdruck vor Turbine (links) und Temperaturbedingungen des Abgases vor und nach 
Turbine (rechts) für den stationären Generator- und Propellerbetrieb in Abhängigkeit der Motorlast 
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höheren Abgastemperaturen und schließlich Abgasdrücken vor Turbine münden. Ein mit stei-
gender Last steilerer Kennlinienanstieg des Propellerbetriebs im Vergleich zum Generatorbe-
trieb war bereits in der Darstellung der Turboladerdrehzahl erkennbar, allerdings mit jeweils 
annähernd linearem Kennlinienverhalten. 
In den lastabhängigen Verläufen der Abgastemperatur vor und nach Turbine (Vgl. Abbildung 
3-10, rechts) werden außerdem die Auswirkungen der größeren verbrannten Kraftstoffmasse 
pro Zyklus und der späteren Brennlage im Propellerbetrieb deutlich. Hinzukommt der 
geringere Ladedruck in der unteren Teillast, sodass die Abgastemperaturen deutlich höher 
ausfallen als im Generatorbetrieb. Ebenfalls auffällig ist, dass der Verlauf der Abgastemperatur 
vor Turbine für den Generatorbetrieb mit der Last ansteigt. Dieser Trend ist bei der Temperatur 
nach Turbine bis 30 % Last am ausgeprägstenten und ist vermutlich ebenfalls auf die stark 
überstöchiometrischen Verhältnisse zurückzuführen. Der annähernd konstante lastabhängige 
Verlauf der Temperatur nach Turbine zwischen 30 % und 80 % Last im Generatorbetrieb und 
der tendenziell abfallende Verlauf im Propellerbetrieb kann mit einem steigenden 
Wirkungsgrad der Turbine in Verbindung gebracht werden. 
 

3.4.3 Vergleich stationärer und transienter Betrieb 

Im Folgenden wird ein Vergleich zwischen dem stationären und dem transienten Motorbetrieb 
exemplarisch anhand eines Betriebsverlaufes auf der Generatorkurve und auf der Propeller-
kurve vorgenommen. Bei dieser Unterscheidung sind die Randbedingungen des Motorprozes-
ses gemeint, die über den Betrachtungszeitraum entweder im Stationärfall konstante oder im 
Transienten veränderliche Bedingungen darstellen. Dies betrifft nicht nur den Betriebspunkt 
definiert durch die Motorlast und die Motordrehzahl, sondern ebenfalls die motorischen Rand-
bedingungen wie den Ladedruck, die Ladelufttemperatur, den Abgasgegendruck und die Ab-
gastemperatur. Der transiente Betrieb ist also durch eine zeitliche Änderung dieser Betriebs-
führungsbedingungen gekennzeichnet. 
 
Generatorbetrieb 
Beim exemplarischen Vergleich zwischen stationärem und transienten Betrieb auf der Gene-
ratorkurve, dargestellt in Abbildung 3-11, beträgt die Nenndrehzahl des Motors 1000 min-1. 
Hierzu wird eine Lastaufschaltung von 5 auf 20 % Motorlast mit konstantem Einspritzzeitpunkt 
und einem Raildruck von 1000 bar im transienten Betrieb herangezogen. Die stationären Ver-
gleichspunkte wurden in diesem Bereich, wie bereits in vorherigen Kapiteln dargestellt, in ei-
nem feinen Raster aufgenommen. Die präsentierten Messergebnisse beinhalten Motordreh-
moment und –drehzahl sowie den Ladeluftdruck, das Luft-Kraftstoff-Verhältnis, die Kraftstoff-
masse pro Zyklus und Zylinder, die Stickoxid (NOX)- und Rußemissionen. Der transiente Ver-
lauf, in durchgezogener Linie dargestellt, wurde über eine Dauer von 1000 Arbeitsspielen auf-
genommen. Die Messergebnisse der stationären Betriebspunkte, als Einzelpunkte dargestellt, 
sind auf gleichem Drehmoment des transienten Verlaufs ausgerichtet, um einen Vergleich zwi-
schen beiden Betriebsmodi zu ermöglichen. Beim Lastabwurf wurde innerhalb kurzer Zeit und 
wenig Arbeitszyklen die Last von 20 % auf 5 % reduziert. Nach einer kurzen Betriebszeit auf 
niedrigerem Leistungsniveau für knapp 500 Arbeitsspiele, welche bei einer Drehzahl von 
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1000 min-1 etwa 60 s entsprechen, wurde anschließend bei der Lastaufschaltung die Leistung 
von 5 % innerhalb kürzester Zeit auf 20 % erhöht. 
 

 
Abbildung 3-11: Transiente Betriebsführung (durchgezogener Verlauf) im Generatorbetrieb für einen 
exemplarischen Lastabwurf von 20 % Last auf 5 % mit anschließender Lastaufschaltung zurück auf 
20 % Last mit einem Vergleich zu Messdaten des stationären Motorbetriebs (Kreismarker) 
 
Infolge der Laständerung steigt bzw. sinkt die Motordrehzahl kurzzeitig, welches vom Steuer-
gerät erkannt und durch die Einspritzung einer kleineren bzw. größeren Kraftstoffmenge ent-
gegengewirkt wird. Sowohl der Überschwinger der Drehzahl beim Lastabwurf als auch der 
Drehzahleinbruch bei der Lastaufschaltung sind aufgrund des starken Lastgradienten mit einer 
kurzzeitigen Änderung der Drehzahl von mehr als 10 min-1 abweichend von der Solldrehzahl 
deutlich erkennbar. 
Bedingt durch die Massenträgheiten des Turboladerlaufzeugs und der Luftmassen im Lade-
luftkanal erfolgt die Anpassung des Ladedrucks für beide Laständerungen nur vergleichsweise 
langsam. Durch diesen Umstand weicht auch das transiente Luftverhältnis von den stationären 
Werten ab. Der signifikante Ausschlag des Luftverhältnisses beim Lastabwurf ist jedoch in ers-
ter Linie darauf zurückzuführen, dass die Krafstoffeinspritzung kurzzeitig stark heruntergere-
gelt wird. Der anschließend kurzzeitige Mehrverbrauch bei der Lastaufschaltung fällt in diesem 
Beispiel nicht sehr ins Gewicht. Die Abweichungen der Stationär- und Transientdaten bei den 
Stickoxidemissionen können weniger auf geänderte Betriebsbedingungen geschoben werden, 
als vielmehr auf Trägheiten im Messsystem oder der Mischung in der Abgasstrecke. 
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Wie in den stationären Messungen zu erkennen ist, sind die niedrigen Teillastpunkte mit deut-
lich größeren Rußemissionen behaftet. Im Unterschied dazu liegen die transienten Rußemis-
sionen nach dem Lastabwurf unterhalb der stationären Messdaten, da zunächst weniger Kraft-
stoff eingespritzt wird und noch heißere Brennraumbedingungen als im eingeschwungenen 
untersten Teillastbetrieb herrschen. Mit zunehmender Verweilzeit bei 5 % Last steigen die Ru-
ßemissionen leicht an, bevor durch die Lastaufschaltung ein signifikanter Anstieg des Rußes 
folgt. Würde ein solcher Lastsprung aus den kälteren Bedingungen eines länger im 5 %-Last-
punkt betriebenen Motors erfolgen, fiele dieser Rußstoß ausgeprägter aus, wie in Versuchser-
gebnisse, welche hier nicht angeführt werden, ersichtlich wurde. 
 
Propellerbetrieb 
Im Motorbetrieb auf der Propellerkennlinie sind sowohl Motordrehzahl als auch das Motodreh-
moment miteinander gekoppelt. Das stationäre Betriebsverhalten ist als Messpunkte gekenn-
zeichnet, das transiente als durchgezogene Linie, welches zusammen über 400 Zyklen in Ab-
bildung 3-12 dargestellt ist. 
 

 
Abbildung 3-12: Vergleich stationärer und transienter Messungen auf der Propellerkurve für einen 
exemplarischen Lastsprung von 25 % auf 50 % Last 
 
Die stationären Messungen wurden hinsichtlich des Drehmoments dem transienten Verlauf 
zugewiesen. Vergleichskriterien sind die Drehzahl, der Ladeluftdruck, das Luftverhältnis, die 
eingespritzte Kraftstoffmasse pro Zylinder und Zyklus sowie die Stickoxid- und Rußemissio-
nen. Bei dieser Lasterhöhung wurde der Betriebspunkt innerhalb von ca. 100 Zyklen von 
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630 min-1 bei 25 % Last auf 800 min-1 bei annähernd 50 % Last geändert. Sowohl der Raildruck 
als auch der Einspritzzeitpunkt wurden konstant vorgegeben. 
Der aus der Lastanforderung dieses Motorhochlaufs resultierende Lastgradient ist relativ ge-
ring, sodass es zu keinem merklichen Drehzahleinbruch oder -überschwingen kommt. Der La-
dedruck der transienten Betriebsführung erreicht aufgrund der Massenträgheiten des Turbola-
ders mit einem leichten Verzug zu den stationären Referenzpunkten das höhere Druckniveau, 
welches vom relativen Verlauf dem der stationären Werte entspricht. Dieser Offset fällt auf-
grund des geringeren Lastgradienten nicht so signifikant aus, wie beim vorher im Generator-
betrieb betrachteten Vergleich. Die gleichzeitige Drehzahlerhöhung scheint dieser Trägheit 
entgegenzuwirken, da sich hierdurch zusätzlich der Massendurchsatz im Zylinder erhöht. In 
Konsequenz limitiert der Verbrennungsmotor als Hubkolbenmaschine und Volumenförderer 
auch den durch die Turbine geleiteten Enthalpiestrom. Dies und die auf der Propellerkurve 
höheren Abgastemperaturen entschärfen somit mitunter die Trägheit des Turboladers im dy-
namischen Betrieb. 
Weiterhin ist zu erkennen, dass im Motorhochlauf das globale Luftverhältnis deutlich absinkt. 
Dies wird, da der Ladedruck mit den stationären Werten mit kurzer zeitlicher Verzögerung 
übereinstimmt, hauptsächlich durch die größeren Mengen an Kraftstoff pro Zyklus hervorge-
rufen. Der daraus resultierende Luftmangel und die damit verbundene niedrigere lokale Sauer-
stoffkonzentration wirkt sich zwar günstig auf die Senkung der Stickoxidemissionen aus, führt 
aber trotz des lediglich geringen Lastgradienten zu einem starken Anstieg der Rußemissionen. 

3.4.4 Reproduzierbarkeit transienter Betriebsführung 

Während der transienten Betriebsführung werden auf der Generatorkurve die Lastsollwerte 
und auf der Propellerkurve die Sollwerte von Drehzahl und Last dynamisch geändert. Diese 
Lastvorgabe wird durch die Bremsensteuerung über den Generator realisiert. Dabei ist eine 
automatische Regelung oder eine manuelle Vorgabe möglich. Die automatische Anpassung 
ist jedoch belastet mit Trägheiten bedingt durch die Regelparameter des Regelkreises, 
wodurch nur eine langsamere Laständerung bzw. ein kleinerer Lastgradient als durch die ma-
nuelle Vorgabe umsetzbar war. Aus diesem Grund wurde die manuelle Variante präferiert. 
Dies birgt jedoch die Risiken, dass der Nutzer einen Einfluss auf die Reproduzierbarkeit hat, 
welches sich zwar weniger im Anstieg oder Verlauf der Laständerung, jedoch aber auf den 
Endpunkt des geforderten Drehmoments auswirkt. Der Motor wird durch das Einspritzsteuer-
gerät auf eine Soll-Drehzahl geregelt. Der Drehzahlregler, der die Einspritzdauer vorgibt, 
nimmt kleinste Änderungen in der Ist-Drehzahl wahr und gleicht diese über die eingespritzte 
Kraftstoffmasse durch eine Anpassung der Einspritzdauer bzw. Bestromungsdauer des Injek-
tors aus. Dies entspricht ebenfalls der Realität außerhalb des Prüfstands. Im transienten Pro-
pellerbetrieb ist im Gegensatz zum Generatorbetrieb nicht nur das Drehmoment, sondern 
ebenfalls die Drehzahl variabel. Beide Werte hängen, wie zuvor aufgezeigt, voneinander ab. 
Die Änderung der beiden Randbedingungen ist nicht kennfeldbasiert am Prüfstand integriert 
und Generator- und Einspritzregelung nicht gekoppelt. Somit sind die Änderungsvorgaben 
zeitgleich an beiden Steuergeräten auszuführen, woraus sich ein Fehlerpotential bei der 
Durchführung der transienten Messungen im Vergleich zum Realbetrieb ergibt. Des Weiteren 
wird mit hoher Wahrscheinlichkeit die eigentliche Propellerkennlinie, wie sie sich auf einem 
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Versuchsträger auf dem Schiff darstellt, nicht genau abgebildet werden können. Da die Regel-
parameter nicht verändert werden, ist die Reproduzierbarkeit von Last- und Drehzahländerun-
gen gegeben, jedoch sind leichte Unterschiede für das Lastsprungende hinzunehmen. 

3.4.5 Ergebnisse der Partikelgrößenverteilung 

Neben den bisher beschriebenen Motorversuchen mit dem dynamischen Russmessgerät Pe-
gasor Mi3 wurde für einige Messreihen außerdem die Partikelgrößenverteilung sowohl im sta-
tionären als auch transienten Betrieb aufgenommen. Für diese weiterführenden Untersuchun-
gen wurde der in Kapitel 3.1 beschriebene Partikelsizer TSI EEPS 3090 genutzt. Insbesondere 
die Ergebnisse zur transienten Partikelgrößenverteilung haben dabei einen großen Neuigkeits-
wert und werden als kurzer Abriss präsentiert. 
Die Messungen wurden im stationären und transienten Betrieb für die Generator- und Propel-
lerkurve unter bereits zuvor geschilderten Randbedingungen durchgeführt. Der Raildruck und 
der Bestromungszeitpunkt des kraftstoffeinspritzenden Injektors wurden weiterhin konstant 
eingestellt. In der Abbildung 3-13 sind die gemessenen Partikelgrößenverteilungen im Statio-
närbetrieb für die Generatorkurve nach Zyklus D2 (vgl. Tabelle 3-4) und die Propellerkurve 
nach Zyklus E3 (vgl. Tabelle 3-5) jeweils nach ISO 8178-4 dargestellt. 
 

 
Abbildung 3-13: Gemessene Partikelgrößenverteilung bei verschiedenen Lasten für den Stationärbe-
trieb als relativer Anteil an der Gesamtpartikelanzahl (oben) und der absoluten Partikelanzahl (unten); 
links: Generatorkurve für den Zyklus D2, rechts: Propellerkurve für den Zyklus E3 (nach ISO 8178-4) 
 
Die Partikelgrößenverteilungen sind jeweils als Normierung auf die Gesamtanzahl und als ab-
solute Partikelanzahl und inklusive Kennzeichnung des Konfidenzintervalls eingezeichnet. Wie 
bereits im Kapitel 3.1 beschrieben, kann das Messgerät eine Partikelgrößenverteilung in einem 
Bereich zwischen 5,6 nm und 560 nm erfassen, sodass die dargestellte Verteilung erst ab die-
sem Größenbereich beginnt. Das bedeutet im Umkehrschluss, dass es noch weitere, kleinere 
Partikel geben könnte, die nicht messtechnisch bewertbar sind. 
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Für die Bedingungen des Motorbetriebs der Generatorkurve gehen mit steigender Last ten-
denziell eher größere Partikeln einher. Außerdem fällt die absolute Partikelanzahl der unteren 
Lastbereiche im Vergleich zu höheren Lasten wesentlich größer aus. Die im Kapitel 3.4.1 aus-
gewerteten lastabhängigen Verläufe der Partikelmassenkonzentration können diese Tendenz 
höherer Partikelemissionen im unteren Lastbereich des Generatorbetriebs bestätigen. 
Im Propellerbetrieb dagegen wird mit geringeren Lasten eine etwas höhere Anzahl im Bereich 
der größeren Partikel verzeichnet. Mit steigender Last kommt es bei den ausgewählten Punk-
ten nicht nur zu einer Verschiebung in Richtung kleinerer Partikel, sondern außerdem zu einer 
höheren Anzahl an Partikeln. 
 

Dies ist auch in der folgenden Darstellung 
ersichtlich, in welcher die mittleren Parti-
kelgrößen über das Luftverhältnis für den 
stationären Generator- und Propellerbe-
trieb abgebildet sind, welches dem ge-
samten Lastbereich beider Modi ent-
spricht. Mit sinkendem Luftverhältnis 
steigt die mittlere Partikelgröße im unter-
suchten Betriebsbereich laut Trendlinie 
deutlich mit exponentiellem Verhalten an. 
Im Generatorbetrieb, der insbesondere in 
den unteren Lasten mit größerem Luft-

überschuss verbunden ist, ist eine eindeutige Abhängigkeit vom Luftverhältnis erkennbar, die 
zu sehr kleinen Partikeln im Teillastbetrieb führt. Dies zeigte sich bereits in der zuvor diskutier-
ten Partikelgrößenverteilung. Für den Propellerbetrieb ist jedoch keine richtige Aussage mög-
lich, da in diesem Modus annähernd gleiche Luftbedingungen vorliegen, die mittlere Partikel-
größe allerdings stärker im Vergleich der einzelnen Lastpunkte schwankt. Dennoch ließen sich 
tendenziell größere Partikel als im Generatorbetrieb ableiten. Eine weitere Interpretation der 
unterschiedlichen Partikelgrößenverteilung soll an dieser Stelle nicht aufgestellt werden, da 
dies ohnehin aufgrund der Komplexität der Rußmechanismen sehr hypothetisch wäre. Viel-
mehr sollen diese Ergebnisse einen Hinweis geben, ob die Annahme einer konstanten mittle-
ren Partikelgröße über den gesamten Lastbereich zulässig ist, wie es in einigen Messgeräten 
als Korrelationsfunktion für die Berechnung der Partikelmasse bzw. der Massenkonzentration 
hinterlegt ist und in einigen Rußmodellen der Literatur Verwendung findet. Mit den hier gezeig-
ten Ergebnissen muss dies zumindest hinterfragt werden und es kann stattdessen für solche 
Modelle in den eigenen Modellierungsansätzen eine genauere, betriebspunktabhängige mitt-
lere Größe bzw. Größenverteilung der Partikel vorgegeben werden. In Modellansätzen, die 
Mechanismen wie das Größen- bzw. Oberflächenwachstum der Partikel einbeziehen, liegen 
mit der finalen Größenverteilung im Rohabgas dann außerdem genauere Messdaten zum Ka-
librieren und Validieren der Modelle vor. 
Wie ebenso bereits erwähnt, ist die Messmethode des Partikelsizers aufgrund der hohen Ab-
tastrate für die transiente Betriebsführung geeignet und kam für ausgewählte Betriebszu-
stände und Betriebsverläufe zum Einsatz. Da bei der transienten Betriebsführung mit Lastan-
forderung, wie bereits dargestellt, ein starker Anstieg in der Partikelmasse zu verzeichnen ist, 

Abbildung 3-14: Mittlere Partikelgröße für den statio-
nären Generator- und Propellerbetrieb in Abhän-
gigkeit des Luftverhältnisses 
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ergab sich die Fragestellung, wie sich die Größenverteilung der Partikel im dynamischen Be-
trieb verhält. Ein exemplarischer Lastsprung auf der Propellerkurve von 25 % auf 50 % der 
Nennleistung mit einer Drehzahländerung von 630 auf 800 min-1 ist nachfolgend dargestellt. 
 

 
Abbildung 3-15: Partikelgrößenverteilung eingeteilt in 3 Größenbereiche bezogen auf die Anfangsgrö-
ßenverteilung des stationären Motorbetriebs (rechts) für einen exemplarischen transienten Motorhoch-
lauf auf der Propellerkurve (links), bereits bekannt aus der vorherigen Messdatenauswertung 
 
Die Werte sind auf die Gesamtanzahl der Partikel im stationären Anfangspunkt normiert. Nach 
der Lastaufschaltung kommt es zu einem starken Anstieg in der Partikelanzahl. Zu Beginn des 
Anstiegs, siehe Detail A, ist erkennbar, dass der Anteil der Partikel über 50 nm besonders stark 
ansteigt. Im weiteren Verlauf erhöht sich die Anzahl von allen drei Partikelgrößengruppen. 

3.5 Zusammenfassung und Fazit der experimentellen Ergebnisse 

Die experimentellen Untersuchungen liefern Messdaten, die in den sich anschließenden Ka-
piteln der Motorprozessrechnung als wertvolle Validierungsbasis dienen. Hinsichtlich der Cha-
rakterisierung des stationären und transienten Motorbetriebs werden die Kernpunkte im Ver-
gleich beider Betriebsarten nachfolgend zusammengefasst. 
Der hier vorliegende Motor ist im Generatorbetrieb thermodynamisch günstiger betreibbar als 
im Propellerbetrieb, um dabei gleichzeitig die Konformität bezüglich der Stickoxidgrenzwerte, 
definiert durch IMO-Tier-II, zu wahren. Dies drückt sich durch den Bestromungsbeginn und die 
Schwerpunktlage der Verbrennung aus und resultiert in einem niedrigeren Gesamtwirkungs-
grad respektive höheren Kraftstoffverbrauch im Propellerbetrieb. Durch den sehr hohen Luft-
überschuss im Teillastbetrieb im Generatormodus sind dort höhere Partikelemissionen zu ver-
zeichnen. 
Der transiente Betrieb ist generell mit einem kurzzeitig höheren Kraftstoffverbrauch und höhe-
ren Schadstoffemissionen verbunden, was jedoch stark vom Lastgradienten abhängt. Last-
sprünge aus dem unteren Teillastbetrieb sind mit höheren Rußemissionen verbunden, da sich 
die Trägheiten des Turboladers dort stärker auswirken. Das heißt, dass das Lastansprechver-
halten ungünstiger ist. Der Propellerbetrieb ist bei Lastsprüngen außerdem mit potentiell hö-
heren kurzzeitigen Rußemissionen behaftet. Dies ist bedingt durch die notwendige Beschleu-
nigung der mechanischen Massen bei Motordrehzahländerungen. Eine mechanische Ent-
kopplung der Energiebereitstellung durch den Motor vom Energiebedarf wie es der diesel-

(initialer Stationärbetrieb)

A

A
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elektrische Generatorbetrieb vorsieht, sorgt bereits für eine Abschwächung der Rußproblema-
tik bei Lastsprüngen. 
Im Gegensatz zur Partikelmassenkonzentration im Rohabgas ändern sich im Transientbetrieb 
die Stickoxidkonzentrationen nicht signifikant. Auf Grundlage dieser Untersuchungen kann 
demzufolge die Hypothese bestätigt werden, dass der dynamische Betrieb von Schiffsdiesel-
motoren gegenüber dem Stationärbetrieb nicht zu einer bedeutenden Erhöhung des Stickoxi-
dausstoßes führt. Für die Partikelemissionen ist diese Betriebsweise, wie eingangs vermutet, 
jedoch ein signifikanter Einflussfaktor. 
Ein Vergleich mit der Literatur ist aufgrund der eingeschränkten Datenlage schwierig. So stellt 
Seebode [153] ebenfalls einen erhöhten Rußausstoß bei entsprechenden Lastgradienten fest. 
Außerdem zeigen dessen Untersuchungen an einem Nutzfahrzeug-Dieselmotor erhöhte Stick-
oxidemissionen, die darauf zurückzuführen sind, dass die Abgasrückführung während des 
Lastsprung abschaltet wird. Bei dem hier untersuchten Schiffsdieselmotor wurde dagegen 
keine äußere Abgasrückführung zur Stickoxidreduzierung eingesetzt, sodass die Auswirkun-
gen auf die Stickoxidemissionen aufgrund der unterschiedlichen Brennverfahren nicht ver-
gleichbar sind. 
Die Daten zur Partikelgrößenverteilung sind als wertvoll einzustufen, da das im nachfolgenden 
Kapitel 4.5.2.4 zur Modellbildung beschriebene Rußmodell einen mittleren Partikeldurchmes-
ser als Parameter beinhaltet. Wo zuvor von einem über den gesamten Betriebsbereich kon-
stanten Erfahrungswert ausgegangen werden musste, kann nun auf eine genauere Korrelation 
von globalem Luftverhältnis für die mittlere Partikelgröße insbesondere gültig für diesen Motor 
und die Betriebsbedingungen zurückgegriffen werden. Dies verspricht eine höhere Genauig-
keit der per Modell vorhergesagten Rußemissionen. Insgesamt zeigt sich eine Tendenz zu 
einer großen Anzahl an kleineren Partikeln. Aktuelle Untersuchungen von Peitz [154] und des-
sen Abgleich mit der Literatur bestätigen diese Feststellung. 
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4 Beschreibung des Prozessmodells 

Neben den zuvor präsentierten experimentellen Untersuchungen zum transienten Betrieb ei-
nes mittelschnelllaufenden Schiffsdieselmotors, auf dessen Basis Unterschiede zum Statio-
närbetrieb herausgestellt werden konnten, besteht das weitere Ziel dieser Arbeit in der Erstel-
lung eines Simulationswerkzeuges zur Modellierung des dynamischen Maschinenbetriebes. 
Dieses Motorprozessmodell ist Thema dieses Kapitels. 
Als Entwicklungsumgebung zur Modellumsetzung kam die objektorientierte Open-Source-Pro-
grammiersprache Modelica® mit dem kommerziellen Front-End Dymola® zum Einsatz, wel-
che für die Modellerstellung vorteilhafterweise mehrere ingenieurstechnische Disziplinen ver-
eint – darunter die Thermodynamik, die Elektrotechnik, die Mechanik, die Chemie und die Re-
gelungstechnik. Ein weiterer Vorteil, insbesondere für die Modellierung von umfangreichen 
und komplexen, dynamischen Modellen, ist die Möglichkeit zum hierarchischen Aufbau der 
Modelle in mehrere Modellebenen mit entsprechenden Untermodellen und deren Verknüp-
fungsmöglichkeit über Schnittstellen. Die jeweiligen Modelle können sowohl über eine algeb-
raische als auch differentielle Gleichungsform sowie über diskrete Strukturen formuliert wer-
den. Zur Prozessrechnung wird das physikalische Modell in ein mathematisches Gleichungs-
system übersetzt, um mit Hilfe von Lösungsalgorithmen gelöst zu werden. Dazu stehen ver-
schiedene Differentialgleichungslöser zur Verfügung, wovon hauptsächlich der implizite Lö-
sungsalgorithmus „DASSL“ [109] genutzt wird. 
In Verbindung mit Dymola® sind die Modellbibliotheken VeSyMA und VeSyMA-Engine von 
Claytex® nutzbar, welche über eine gewisse Grundlage an vorgefertigten Modellen für die 
Motorprozessrechnung bzw. für die Systemmodellierung ganzer Fahrzeuge inklusive des An-
triebsstrangs verfügen. Das bedeutet, dass eine Reihe von Modellgleichungen für die Motor-
prozessrechnung bereits grundlegend implementiert war, die allerdings nicht immer den not-
wendigen Detailgrad besitzen, sodass insbesondere für den Motorprozess im dynamischen 
Betrieb viele Anpassungen und Erweiterungen vorzunehmen waren. Insbesondere auch dies 
war Bestandteil dieser Arbeit. So ist die ursprüngliche Motorinnenprozessrechnung hinsichtlich 
des vorgefertigten Verbrennungsmodells und der Emissionsmodellierung eher rudimentär. An-
stelle der auf stationären Kennfeldern tabellenbasierter Modelle wurden eigene detaillierte Mo-
delle implementiert, auf die in diesem Kapitel im Detail eingegangen wird. 
Das eigene Verbrennungsmodell als Form eines prädiktiven Ersatzbrennverlaufsmodells in-
klusive Zündverzugsmodell ist die Voraussetzung für die Berechnung des Kraftstoffverbrau-
ches im dynamischen Motorbetrieb im Zusammenspiel mit vielen weiteren Motormodellen wie 
dem der Motorsteuergeräte. Auf diese Weise werden die innermotorischen Randbedingungen 
zeitlich hochaufgelöst berechnet, die zur Prädiktion der Schadstoffemissionen notwendig sind. 
Zur Berechnung der weiteren transienten Motorrandbedingungen wie der Ladeluft und Zylin-
derfüllung nimmt das dynamische Abgasturboladermodell eine entscheidende Rolle ein. Wei-
tere Einflüsse und Effekte des dynamischen Betriebs ergeben sich aus Trägheiten der mecha-
nischen Komponenten und aus thermischen Trägheiten der Bauteiltemperaturen, welche in 
Form eines thermischen Netzwerkes berücksichtigt werden. Ebenfalls neu implementiert ist 
die komponentenweise Berechnung der Ladeluft- und Abgaszusammensetzung, sodass die 
Hauptbestandteile des Rohabgases flexibel für jeden Kraftstoff ermittelt werden können. Dies 
stellt in Summe das komplexe Modell mit allen Voraussetzungen dar, die es diesem Werkzeug 
ermöglicht, den Verbrauch und die Emissionen im dynamischen Betrieb vorauszusagen. In 
einem späteren Kapitel wird aufbauend darauf dessen anwendungsnahe Nutzung präsentiert. 
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4.1 Modellarchitektur 

Um das Verhalten und die Eigenschaften des dynamischen Motorprozesses per Simulations-
modell abbilden zu können, müssen eine Vielzahl von Komponenten berücksichtigt werden, 
die einen Einfluss auf das Dynamikverhalten besitzen. Die Charakterisierung des dynami-
schen Verhaltens wurde in vorherigen Kapiteln bereits behandelt. Im Kontext der Modellierung 
ergibt sich eingangs die Fragestellung, wie die Berücksichtigung im Prozessmodell erzielbar 
ist und sich die dynamischen Einflüsse auf die Simulation übertragen lassen. 
Das grundlegende Fundament bildet die physikalisch basierte Modellbildung, um die thermo-
dynamischen und mechanischen Prozesse zu abstrahieren. Darüber hinaus werden die ver-
schiedenen Trägheiten der physikalischen Prozesse ebenfalls abgebildet: 

 die Massenträgheiten der mechanischen Komponenten, 
 die Massenträgheiten der Gasmassen im Ladeluft- und Abgaspfad 
 sowie die thermischen Trägheiten, 

um beispielsweise die Wandtemperaturen von Brennraumwänden und Rohrleitungssystemen, 
deren Wandwärmeübergang und Wandwärmeströme berechnen zu können. Außerdem müs-
sen ebenso die Trägheiten der parametrierten Reglerarchitektur in einem dynamischen Mo-
tormodell Berücksichtigung finden. 
 
Um diesen Kriterien gerecht zu werden, wurde folgende Modellarchitektur für das Motorpro-
zessmodell vorgesehen, welche zum einen die verschiedenen Komponenten des Gesamtmo-
tormodells beinhaltet und zum anderen außerdem die wichtigsten Komponenten der Reg-
lerarchtitektur enthält. Das Gesamtmodell lässt sich bezüglich seines hierarchischen Aufbaus 
gemäß Abbildung 4-1 folgendermaßen unterteilen: 
 

 

Somit ergibt sich ein detailliertes, dynamisches Motorprozessmodell, welches sich durch die 
aufgezählten Eigenschaften auszeichnet und sich vom Stand der Technik und herkömmlichen, 
aktuellen Motormodellen [35], [36], [146-148] abheben kann. Auf der höchsten Ebene, der 

Thermisches 
Netzwerk

Mechanische
Komponenten

Motorinnen-
prozessmodell

Hauptebene:
Gesamtsystem Motor 
inkl. Reglerarchitektur

Unterebene: 
Stufe 1

Motorprozessmodelle

Weitere Untermodelle des Motorprozesses:
Beispielsweise weitere Teilmodelle des Motorinnenprozesses

Unterebene: 
Stufe 1 + n …

Dynamo-
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Prüfstands-
steuerung

Motorsteuer-
gerät

Gesamtsystem:
Motor ECUDYNO

Ladeluftpfad Abgaspfad Turboladermodell

Abbildung 4-1: Schema zum hierarchischen Aufbau des Gesamtmodells „Gesamtsystem Motor“ ange-
fangen auf der Hauptebene mit dem Gesamtsystem Motor und den Schnittstellen zur Reglerarchi-
tektur, der darauffolgenden Unterebene Stufe 1 mit den eigentlichen Motorprozessmodellen (Lade-
luft-, Abgaspfad-, Turboladermodell, mechanische Komponenten, Motorinnenprozessmodell) und 
deren weitere Untermodelle (Stufe 1 + n) 
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Hauptebene, steht das Modell des Gesamtsystems Motor. Auf dieser Ebene ebenfalls inte-
griert sind die Modelle der Reglerarchitektur, welche das Motorsteuergerät, die Prüfstands-
steuerung und die Lastregelung bzw. das Dynamometer umfassen. Diese sind jeweils per 
Schnittstellen an das Modell „Gesamtsystem Motor“ angebunden und werden in entsprechen-
den Unterkapiteln dieser Arbeit näher erläutert. 
Die erste Unterebene, Stufe 1, enthält das eigentliche Modell zum Motorprozess inklusive aller 
Untermodelle. Das Motorprozessmodell zum Gesamtsystem teilt sich somit wiederum auf in 
weitere Teilmodelle, welche ebenso in ihren jeweiligen Unterkapiteln ausführlicher erläutert 
werden. Angefangen bei den Modellen der Ladeluft- und Abgasstrecke folgen das Modell zum 
Abgasturbolader, die Modellierung der mechanischen Komponenten des Motors und schließ-
lich das Modell des Motorinnenprozesses. 
Die Erstellung eines Arbeitsprozessmodells, welches das Gesamtsystem Motor repräsentiert, 
umfasst, wie bereits eingangs erwähnt (Vgl. Abbildung 4-1: Unterebene Stufe 1), verschiedene 
Komponenten, für die entsprechende Untermodelle entwickelt wurden. Diese werden schließ-
lich in einem Gesamtsystem miteinander verknüpft, wobei sich die Teilsysteme gemäß Abbil-
dung 4-2 grundlegend unterteilen lassen in den Luftpfad, den Abgaspfad, das Turboladermo-
dell, die mechanischen Komponenten mit Kurbel- und Ventiltrieb sowie der Nebenaggregate, 
ein thermisches Netzwerk für den Wärmetransport zwischen den Komponenten des Brenn-
raums, des Zylinderkopfes und des Motorblocks mit den Medienkreisläufen des Kühlwassers 
und des Schmieröls und das detaillierte Innenprozessmodell mit weiteren Untermodellen zur 
Verbrennungs- und Schadstoffmodellierung. 
 

 

Für die Realisierung des Modells des Gesamtsystems Motor kann die angewandte Vorge-
hensweise folgendermaßen beschrieben werden: Ein detailliertes und eigenständig lauffähi-
ges Motorinnenprozessmodell wurde erstellt, welches anschließend als Basis für das Gesamt-
modell genutzt wurde. Ein Modell des Abgasturboladers wurde entwickelt und anschließend 
grundlegend als Teilmodell validiert, sodass die Implementierung in das Gesamtmotormodell 
erfolgen konnte. Ebenfalls wurde das Modell zur dynamischen Motormechanik zunächst als 

Thermisches 
Netzwerk

Mechanische Komponenten

Innen-
prozess-
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Ladeluftpfad Abgaspfad
Turboladermodell

Abbildung 4-2: Schema zum Aufbau des Modells Gesamtsystem Motor mit der Unterteilung in die Un-
termodelle des Luftpfades, des Abgaspfades, des Turboladers, der Motormechanik, des thermischen 
Netzwerkes und des Innenprozesses mit weiteren Teilmodellen 
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Teilmodell realisiert und anschließend in das Gesamtmodell eingebunden. Dazu zählt ebenso 
die Berücksichtigung der Reibleistung im Gesamtmotormodell. Bei der Erstellung des Luft- und 
Abgaspfadmodells wurde die am Versuchsmotor „Caterpillar MaK 6M20“ vorliegende Stoßauf-
ladung inklusive Druckschwankungen und pulsierendem Massenstrom mit einem Kompromiss 
aus Rechenaufwand und Genauigkeit berücksichtigt. Weitere Modelle wie die Erstellung des 
thermischen Netzwerkes folgten. Ferner wurden verschiedenste Untermodelle implementiert. 
Auf die Modellierungsansätze zur Beschreibung der Medienpfade, des Abgasturboladers, der 
mechanischen Komponenten, des Innenprozessmodells, der Reglerarchitektur und des er-
stellten thermischen Netzwerkes wird nachfolgend detaillierter eingegangen. 

4.2 Modellierung der Medienpfade: Ladeluft- und Abgaspfad 

Die Modellierung der Medienpfade teilt sich auf in die Ladeluftseite und die Abgasseite (Vgl. 
Abbildung 4-3). Der Ladeluftpfad beinhaltet zunächst die Ansaugstrecke zum Verdichter des 
Turboladers mit Berücksichtigung etwaiger Druckverluste und ggf. des Luftfilters. Die Anhe-
bung des Druckniveaus der Ladeluft im Verdichter wird - wie alle Komponenten des Turbola-
ders - in einem separaten Modell behandelt. Im Anschluss an die Druckerhöhung erfolgt eine 
Rückkühlung der Ladeluft im Ladeluftkühler, für den außerdem der Druckverlust im Wärme-
übertrager und auf der Strecke dorthin berücksichtigt wird. Auf diesen folgen ein Sammelbe-
hälter mit einem größeren Volumen und schließlich die weitere Plenumstrecke zu den einzel-
nen Zylindern inklusive Berücksichtigung des Einlasskanals im Zylinderkopf. Die Einlassven-
tile stellen schließlich den Abschluss der Ladeluftstrecke und die Grenze zum System Brenn-
raum dar. Dieses wird in der Modellierung der Innenprozessrechnung separat behandelt. 
 

 

An das System Brennraum schließen sich analog die Auslassventile als Beginn des Abgas-
pfades an, der im Auslasskanal des Zylinderkopfes für jeden Zylinder beginnt. Auf der Abgas-
strecke erfolgt nun eine Zusammenführung von jeweils drei der insgesamt sechs Zylinder zu 
einer Flut. Mit dieser Aufteilung als doppelflutiges Rohrleitungssystem wird dem Turbolader 
der Abgasmassenstrom zugeführt. In der Abgasstrecke nach Turbolader werden die Kompo-
nenten des Rohabgases quantifiziert, da die Abgasentnahmestelle im experimentellen Aufbau 
ebenso dort angeordnet ist. Dieses Volumen ist folglich bei der Emissionsbestimmung von 
Bedeutung, da die verzögerte Durchmischung und Änderung der Zusammensetzung im dyna-
mischen Betrieb berücksichtigt wird. 
Beim Aufbau der beiden Medienpfade von Ladeluft und Abgas wird zur Komponentenmodel-
lierung eine Unterscheidung in größere Volumina wie beispielsweise Sammelbehälter, in Dros-

Abbildung 4-3: Schematische Skizzierung der Komponenten des Ladeluftpfades, die bis zur definierten 
Systemgrenze des Brennraum reichen, welches die Einlassventile darstellen, und des Abgaspfades 
beginnend ab der Systemgrenze der Auslassventile im Auslasskanal 
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selersatzmodelle für Querschnittsverengungen bzw. Ventile und in eindimensional in Strö-
mungsrichtung aufgelöste Rohrleitungssysteme vorgenommen, bei denen gasdynamische Ef-
fekte aufgrund ihres dünneren Querschnittes relevant sind. 
Für die größeren Volumina, bei denen die gasdynamischen Effekte aufgrund der geringen 
Strömungsgeschwindigkeiten vernachlässigbar sind, gelten die nachfolgend aufgeführten 
Massen- und Energiebilanzen in der Betrachtung als offenes, thermodynamisches System. 

𝑑𝑚

𝑑𝑡
= 𝑚̇ein + 𝑚̇aus 

(4.1) 

Die Änderung der Masse im Teilsystem ergibt sich aus dem ein- und austretenden Massen-
strom. Die Änderung der inneren Energie des betrachteten Systems 

𝑑𝑈

𝑑𝑡
= 𝑄̇W + ℎein𝑚̇ein + ℎaus𝑚̇aus 

(4.2) 

ergibt sich aus der Differenz der Enthalpieströme von eintretendem bzw. austretendem Mas-
senstrom, der spezifischen Enthalpie h und der Wandwärmeströme 𝑄̇W. 
Im Falle der Rohrleitungsysteme mit einer kleinen Querschnittsfläche reichen diese beiden 
Bilanzen nicht aus, wenn die höheren Strömungsgeschwindigkeiten und gasdynamischen Ef-
fekte berücksichtigt werden sollen. Aus diesem Grund wird ein komplexerer, eindimensionaler 
Modellansatz angewandt, der insbesondere die Randbedingungen der Stoßaufladung in der 
doppelflutigen Abgasleitung zwischen Zylinder und Turbolader abbilden soll. Dies wird 
dadurch erreicht, dass nicht nur die zeitliche Abhängigkeit der Zustandsgrößen, sondern au-
ßerdem als zusätzliche Dimension die örtliche Lage entlang der Strömungsrichtung des be-
trachteten Systems bilanziert wird. Es erfolgt dabei eine Diskretisierung entsprechend der Fi-
nite-Volumen-Methode in eine beliebige Anzahl identischer Kontrollvolumina. Jedes diskrete 
Kontrollvolumen ist dabei definiert durch skalare Zustandsgrößen wie Druck, Temperatur, 
Dichte und die spezifische Enthalpie, während zwischen den Kontrollvolumina Vektorgrößen 
wie Geschwindigkeit und Impuls berechnet werden. Für die Massenbilanz in Form einer in 
Strömungsrichtung eindimensionalen Kontinuitätsgleichung gilt 

𝜕𝜌

𝜕𝑡
+
𝜕(𝜌𝑢𝑥)

𝜕𝑥
= 0. 

(4.3) 

Die Energiebilanz zur Berechnung der Änderung der inneren Energie in Form einer Transport-
gleichung enthält außerdem einen Diffusionsterm, während die Terme der rechten Seite Ener-
giequellen und -senken darstellen wie der Volumenänderungsarbeit, dem Dissipationsterm 
und einem Quellterm q für beispielsweise Reaktions- oder Verdampfungsenthalpien. 

𝜕(𝜌𝑢)

𝜕𝑡
+
𝜕(𝜌𝑢𝑢𝑥)

𝜕𝑥
−
𝜕

𝜕𝑥
(𝜆𝐹

𝜕𝑇

𝜕𝑥
) = −

𝜕(𝑝𝑢𝑥)

𝜕𝑥
+ 𝑢𝑥𝑓𝑖 + 𝑞 

(4.4) 

Die Impulsänderung in Strömungsrichtung ergibt sich aus dem Transports- und Quellterm des 
Impulses, der Druck-, der Reib- und der Gravitationskräfte. 

𝜕(𝜌𝑢𝑥)

𝜕𝑡
+
𝜕(𝜌𝑢𝑥

2 )

𝜕𝑥
= −

𝜕𝑝

𝜕𝑥
− (𝑓𝑖 + 𝜌𝑔

𝜕𝑧

𝜕𝑥
). 

(4.5) 
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Wie in den beiden Gleichungen zuvor ist dabei 𝑡 die Zeit und 𝑥 die unabhängige Ortskoordinate 
in Strömungsrichtung. Die Kraftdichte fi ergibt sich beispielsweise durch die vom Widerstands-
beiwert abhängige Widerstandskraft und der Schwerkraftsterm über die Fallbeschleunigung g 
sowie die Höhenkoordinate z. Das Fluid ist charakterisiert über die Dichte 𝜌, die spezifische 
innere Energie 𝑢, die Temperatur T, die Strömungsgeschwindigkeit 𝑢𝑥 und die thermische 
Leitfähigkeit 𝜆𝐹 für den Term der Wärmleitung. 
Mit den ortsabhängigen Bilanzgleichungen in Strömungsrichtung, die bereits in der Standard-
bibliothek von Modelica® nach der Methode nach Otter [110], [111] implementiert sind, werden 
in Dymola® die Druck- und Dichteänderungen sowohl zeitlich als auch örtlich aufgelöst in 
Rohrleitungsystemen berechnet, sodass dies ebenfalls für den Ladeluft- und Abgaspfades be-
rücksichtigt werden konnte. Die Druckverluste in Rohrleitungssystemen können als Druckdif-
ferenz einfließen über 

∆𝑝 = 𝜁
𝜌𝑢𝑥|𝑢𝑥|

2
      𝑚𝑖𝑡  𝜁 = 𝜆𝑅

𝑙

𝑑
  . (4.6) 

Dabei geht in Abhängigkeit der jeweiligen Rohrlänge l des diskreten Kontrollvolumens, des 
Rohrdurchmessers d und der Rohrreibungszahl 𝜆𝑅 die dimensionslose Verlustziffer 𝜁 ein. Der 
Wärmetransport über die Systemgrenzen insbesondere im Ein- und Auslasskanal wird mit 
dem Ansatz zur Bestimmung des Wandwärmestroms gemäß Newton berechnet. 
 

𝛿𝑄𝑊
𝑑𝑡

=∑ 𝛼𝑖 ∙ 𝐴𝑖,𝑔𝑒𝑜 ∙ (𝑇𝑊𝑎𝑛𝑑,𝑖 − 𝑇𝐺𝑎𝑠)
𝑖

 (4.7) 

Der Wandwärmeübergangskoeffizient 𝛼𝑖 bezogen auf jede Wandfläche 𝐴𝑖,𝑔𝑒𝑜 ist prinzipiell ab-
hängig von der Dichte, dem Temperaturunterschied zwischen Wand und Fluid und der Strö-
mungsgeschwindigkeit und Turbulenz des Fluides. Berechenbar als mittlere Größe für einfa-
che Leitungsvolumina bieten sich empirische Ansätze, wie in [112] aufgeführt, an. 
 

𝛼𝑚 =
𝜆𝐹
𝑑
∙ 𝑁𝑢(𝑅𝑒, 𝑃𝑟)      𝑚𝑖𝑡   𝑅𝑒 =

𝑢𝑥 ∙ 𝑑 ∙ 𝜌

𝜂
     𝑢𝑛𝑑   𝑃𝑟 =

𝜂 ∙ 𝑐𝑝

𝜆𝐹
 (4.8) 

Der mittlere Wandwärmeübergangskoeffizient 𝛼𝑚 ergibt sich aus der Wärmeleitfähigkeit des 
Fluides bezogen auf eine charakteristische Länge, welche im Fall einer Rohrströmung den 
Rohrdurchmesser d meint und der Nußelt-Zahl Nu, welche abhängig von Reynoldszahl Re und 
Prandlzahl Pr ist. Eine empirisch ermittelte Korrelation ist beispielsweise die von Depcik und 
Assanis [113] für den Einlasskanal und die von Zapf [114] für den Auslasskanal: 
 

𝑁𝑢𝐸𝑖𝑛𝑙𝑎𝑠𝑠𝑘𝑎𝑛𝑎𝑙 = 0,0694 ∙ 𝑅𝑒
0,75           𝑁𝑢𝐴𝑢𝑠𝑙𝑎𝑠𝑠𝑘𝑎𝑛𝑎𝑙 = 2,58 ∙ 𝑅𝑒

0,5 ∙ (1 − 0,797
ℎ𝑣
𝑑𝑖
) (4.9) 

Darüber hinaus sind neben der Reynoldszahl der maximale Ventillift hv und der innere Ventil-
sitzdurchmesser di als geometrische Größen nötig. 
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Die bewegte Gasströmung in den Medienpfaden ist insbesondere an Drosselstellen wie Quer-
schnittsverengungen oder Ventilen von viskoser Reibung und Dissipation begleitet, die aus-
gehend vom Eintrittsdruck p1 einen charakteristischen Druckabfall zum Druck am Ausgang der 
Drossel p2 bewirken. Sowohl für die null- als auch die eindimensionale Modellierung kann die 
viskose Dissipation und die Unstetigkeiten im Geschwindigkeitsprofil der Strömung an der 
Drosselstelle im Strömungsbeiwert Cd zusammengefasst werden. So ergibt sich nach [30] zur 
Ermittlung des Massenstroms durch eine Drosselstelle mit der Durchflussfunktion 𝜓: 
 

𝑚̇ = 𝐶𝑑 ∙ 𝐴𝑔𝑒𝑜 ∙ √ 𝑝1 𝜌1  ∙  𝜓      𝑚𝑖𝑡  𝜓 =  √
2 ∙ 𝜅

𝜅 − 1
[(
𝑝2
𝑝1
)

2
𝜅⁄

−(
𝑝2
𝑝1
)

𝜅+1
𝜅⁄

]   . (4.10) 

 
Ein höherer Wert des Strömungsbeiwertes stellt eine Annäherung an die ideale Drossel ohne 
Einschränkung dar, wobei das Maximum der Wert eins ist. Sobald ein kritisches Druckverhält-
nis erreicht wird, wird der Massenstrom durch die Drosselstelle begrenzt durch das Maximum 
der Durchflussfunktion gemäß Gleichung 4.11. 
 

 𝐵𝑒𝑖  (
𝑝2
𝑝1
)
𝑘𝑟𝑖𝑡

= (
2

𝜅 + 1
)

𝜅
𝜅−1⁄

, 𝑔𝑖𝑙𝑡  𝜓𝑚𝑎𝑥 = (
2

𝜅 + 1
)

1
𝜅−1⁄

 √
𝜅

𝜅 − 1
 (4.11) 

 
Für die Einlass- und Auslassventile des Verbrennungsmotors wird der Durchflussbeiwert übli-
cherweise in Abhängigkeit der Ventilöffnung angegeben. Die Steuerzeiten des modellierten 
Versuchsträgers inklusive Ventilöffnung bzw. Ventilhub von Einlass- und Auslassventil sind in 
Abbildung 4-4 aufgetragen über den Kurbelwinkel. Ebenso ist der Durchflussbeiwert der bei-
den Ventile in Abhängigkeit der Ventilöffnung entnehmbar. 
 

 

Neben der Ventilüberschneidung der linken Abbildung kann aus der rechten Abbildung der mit 
zunehmender Öffnung der Ventile steigende Durchflussbeiwert geschlussfolgert werden, der 
im Ergebnis in einem steigenden Massenstrom resultiert. 

4.3 Modellierung des Abgasturboladers 

Das Modell des Abgasturboladers ist hauptverantwortlich für die Bedingungen im Luft- und 
Abgaspfad, zu denen der Ladedruck, die Ladelufttemperatur und die Luftmasse und damit die 
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Füllung zählen sowie anlog der Abgasgegendruck und die Abgastemperatur. Diese motori-
schen Randbedingungen beeinflussen entscheidend die Motorinnenprozessrechnung, aus der 
der Kraftstoffverbrauch bzw. Motorinnenwirkungsgrad und die Emissionen resultieren. Die bei-
den Strömungsmaschinen des Turboladers, Verdichter und Turbine, sind mechanisch mitei-
nander gekoppelt. Die jeweilige Leistung des Aggregates ergibt sich aus dem Massenstrom 
𝑚̇𝑖, der spezifischen Enthalpiedifferenz ∆ℎ𝑖,𝑖𝑠 und dem Isentropenwirkungsgrad 𝜂𝑖,𝑖𝑠 (siehe auch 
Kapitel 2.4). 

𝑃𝑉 = 𝑚̇𝑉 ∙ ∆ℎ𝑉,𝑖𝑠 ∙
1

𝜂𝑉,𝑖𝑠
        𝑢𝑛𝑑    𝑃𝑇 = 𝑚̇𝑇 ∙ ∆ℎ𝑇,𝑖𝑠 ∙ 𝜂𝑇,𝑖𝑠 (4.12) 

 
Falls entsprechende Daten vorliegen, können weitere Bestandteile eingehen, wie beispiels-
weise der volumetrische Wirkungsgrad. Im vorliegenden Fall sind Kennfelddaten des Herstel-
lers in Form des effektiven Wirkungsgrades verfügbar. 
In der Leistungsbilanz bezüglich der Kopplung beider Strömungsmaschinen werden die Reib- 
und Leckagenverluste in Lagern, Wellendichtungen usw. des Turboladerlaufzeuges berück-
sichtigt. Diese mechanischen Verluste, ausgedrückt über den mechanischen Wirkungsgrad 
𝜂𝑚,𝐴𝑇𝐿 des Turboladers, werden in der Bilanz der Turbine zugeschrieben. 
 

𝑃𝑉 = 𝑃𝑇 ∙ 𝜂𝑚,𝐴𝑇𝐿 − 𝑃𝐽        𝑚𝑖𝑡      𝑃𝐽 = 𝐽𝐴𝑇𝐿 ∙ 𝜔𝐴𝑇𝐿 ∙
𝑑𝜔𝐴𝑇𝐿
𝑑𝑡

 (4.13) 

 
Zusätzlich kommt für den dynamischen Betrieb ein dynamischer Trägheitsterm PJ hinzu, wel-
cher unter anderem das polare Trägheitsmoment des Laufzeuges bzw. der rotierenden Bau-
teile JATL des Turboladers und die Winkelgeschwindigkeit 𝜔𝐴𝑇𝐿 des Turboladers beinhaltet. Die 
für den dynamischen Maschinenbetrieb relevante Änderung der Winkelgeschwindigkeit bzw. 
Drehzahl des Turboladers ergibt sich somit aus der Leistungsdifferenz beider Strömungsma-
schinen bezogen auf das Trägheitsmoment und die aktuelle Drehzahl. 
 

 
(4.14) 

 
Die Dynamik des Turboladers ist demzufolge zum einen von der Differenz des an der Welle 
anliegenden Momentes der Turbine MT und des Verdichters MV sowie vom polaren Trägheits-
moment des Laufzeuges abhängig. 
Die Bedatung des Turboladermodells erfolgt auf der Grundlage von vorliegenden Kennfeldern 
des Turboladerherstellers (siehe Anhang). Diese Kennfelddaten basieren allerdings auf 
Messungen am stationären Durchströmungsprüfstand und die aufgenommenen Kennfelder 
können in der Regel nicht ohne weitere Anpassungen auf das Prozessmodell des 
Gesamtmotors übertragen werden, um plausible Ergebissen zu erzielen. Im Motorbetrieb - und 
dies auch für den stationären Fall - mit zwischengeschalteter Hubkolbenmaschine ergeben 
sich in der Regel Änderungen im Kennlinienverhalten im Vergleich zum stationären Heißgas-
strömungsprüfstand. Der Hintergrund ist zum einen die Kopplung dieser zwei - in erster Nähe-
rung - kontinuierlich arbeitenden Strömungsmaschinen mit den zyklisch und stark diskontinu-
ierlich arbeitenden Hubkolbenmaschinen der - in diesem Falle - sechs Zylinder. Im Vergleich 
zum stationären Strömungsprüfstand ergeben sich Verschiebungen der Kennlinien oder auch 
insgesamt ein anderes Kennlinienverhalten (Vgl. auch [115]). 

ATL

VATLmT

ATLATL

VATLmTATL

J
MM

J
PP

dt
d 







,, 







 Beschreibung des Prozessmodells 73 

Lehrstuhl für Technische Thermodynamik – Universität Rostock 

Neben dem oftmals im Vergleich zu den Herstellerkenndaten abweichenden Kennlinienver-
halten des Turboladers im Motorbetrieb besteht eine weitere Herausforderung darin, dass die 
Daten nur für einen begrenzten Kennfeldbereich verfügbar sind. Es wird damit also nicht der 
gesamte Einsatzbereich des Motorbetriebs abdeckt (Vgl Abbildung 4-5). 
 

 

Im hier konkreten Fall liegen die Herstellerkennfelddaten lediglich bis zu einer minimalen Tur-
boladerdrehzahl von 27.400 min-1 vor (Vgl. Abbildung 4-5), während im Teillastbereich des 
Motors Turboladerdrehzahlen bis mindestens 10.000 min-1 benötigt werden. Im Turbinenkenn-
feld wurde der Motor für die hier behandelten stationären Betriebspunkte weitestgehend au-
ßerhalb der Bereiche betrieben, für die Kennfelddaten vom Turboladerhersteller bekannt sind. 
Für diese Gebiete mussten demzufolge Extrapolationsmethoden gemäß [116], [117], [118] 
eingesetzt werden, um auch diese im Modell abdecken und hinterlegen zu können.  
Als Resultat liegt eine Kombination von herstellerseitigen Kennfelddaten und Daten der extra-
polierten Bereiche vor, welche durch die entsprechende Extrapolationsmethoden und die ver-
fügbaren Motormessdaten generiert wurden. Anschließend werden diese Daten in eine für 
Strömungsmaschinen allgemeingültige, linearisierte Gleichungsform übertragen, die den kor-
rigierten Massenstrom 𝑚̇𝑘𝑜𝑟. und das Druckverhältnis 𝜋𝐷𝑉 für den Verdichter und den reduzier-
ten Massenstrom 𝑚̇𝑟𝑒𝑑. und das Expansionsverhältnis 𝜋𝐸𝑉 für die Turbine in einen Zusammen-
hang mit der korrigierten bzw. reduzierten Turboladerdrehzahl nATL,kor.. bzw. nATL,red bringen, da 
die Koeffizienten a, b und z in Abhängigkeit von dieser bestimmt werden können. 
 

𝑉𝑒𝑟𝑑𝑖𝑐ℎ𝑡𝑒𝑟:      𝑚̇𝑘𝑜𝑟. = 𝑎 ∙ (1 −
𝜋𝐷𝑉

𝑧

𝑏𝑧
)

1
𝑧⁄

         𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒:   𝑚𝑟𝑒𝑑. = 𝑏 ∙ (1 −
|𝜋𝐸𝑉 − 𝑥0|

𝑧

𝑎𝑧
)

1
𝑧⁄

 (4.15) 

 
Der Parameter x0 stellt eine Referenz, üblicherweise das maximale Expansionsverhältnis, dar. 
Die Umrechnung der korrigierten bzw. reduzierten Größen zum Verdichter- und Turbinenmas-
senstrom und den Drehzahlen in ihre nominellen Werte erfolgt über die im Grundlagenkapitel 
dargelegten Zusammenhänge (siehe Gleichungen 2.7 bis 2.8). Die Koeffizienten a, b und z 

Abbildung 4-5: Veranschaulichung der extrapolierten Bereiche (grau hervorgehoben) im üblichen Zu-
sammenhang von Druckverhältnis und korrigiertem Massenstrom verschiedener Turboladerdreh-
zahlen für die Verdichter- und Turbinenkennfelddaten als Vergleich von Kennfelddaten des Turbola-
derherstellers und der Betriebsbereiche des Turboladers im stationären Motorbetrieb der Betriebs-
punkte auf der Generator- und Propellerkurve 
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sind turboladerdrehzahlabhängig, welches tabelliert hinterlegt werden kann und über Poly-
nome berechenbar ist, wie es in nachfolgender Gleichungsform gezeigt wird. 
 

𝑎(𝑛𝐴𝑇𝐿,𝑟) = 𝑎0 + 𝑎1 ∙ 𝑛𝐴𝑇𝐿, +⋯+ 𝑎𝑗 ∙ 𝑛𝐴𝑇𝐿
𝑗 

𝑏(𝑛𝐴𝑇𝐿,𝑟) = 𝑏0 + 𝑏1 ∙ 𝑛𝐴𝑇𝐿 +⋯+ 𝑏𝑘 ∙ 𝑛𝐴𝑇𝐿
𝑘 

𝑧(𝑛𝐴𝑇𝐿,𝑟) = 𝑧0 + 𝑧1 ∙ 𝑛𝐴𝑇𝐿 +⋯+ 𝑧𝑙 ∙ 𝑛𝐴𝑇𝐿
𝑙 

(4.16) 

 
Für diese Polynome werden die Gleichungsparameter so abgestimmt, dass deren Funktions-
verläufe die wenigen vorliegenden Kennfelddaten abbilden (Vgl. Abbildung 4-6). Die Kalibrie-
rung dieser Verläufe für die Validität der stationären Motormessdaten erfolgt anschließend. 
Durch die linearisierte Gleichungsform kann eine sehr gute Modellrobustheit erzielt werden, 
womit eine Lauffähigkeit und Gültigkeit des Modells auch in unbekannten, extrapolierten Be-
triebsbereichen ermöglicht wird. 
 

 

Die extrapolierten Kennlinienverläufe des Verdichters enthalten den funktionellen Zusammen-
hang von Turboladerdrehzahl, korrigiertem Massenstrom und dem Druckverhältnis. Mit stei-
genden Drehzahlen ist je nach Massenstrom prinzipiell ein höheres Druckniveau möglich, wo-
bei dieses außerdem durch die eingezeichnete und berücksichtigte Pumpgrenze und die je-
doch nicht gekennzeichnete Stopfgrenze begrenzt wird. Die dargestellten Kennlinien der Tur-
bine beinhalten die reduzierte Turboladerdrehzahl und den reduzierten Massenstrom mit Be-
zug zum Druckverhältnis. Vielfach wird das Turbinenkennfeld im Rahmen der Modellierung als 
einzelne Kennlinie abstrahiert, was exakt dem Verhalten einer Drossel entspricht. Eine solche 
Vereinfachung, beschrieben in [119], hat sich im Rahmen der später thematisierten Kalibrie-
rung jedoch als unzureichend herausgestellt. Aus diesem Grund wurden genauere, drehzahl-
abhängige Massenstrom-Druckverhältnis-Kennlinien implementiert, welche die Druckverluste 
der angeströmten Turbinenschaufeln bei unterschiedlichen Drehzahlen berücksichtigen. 
Die Kennfelder des effektiven Wirkungsgrades von Verdichter und Turbine werden, abwei-
chend von der üblichen Kennfelddarstellungsform, in der Modellstruktur in Abhängigkeit von 
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Abbildung 4-6: Extrapolierte Kennfelder mit Druckverhältnis und Massenstrom unterschiedlicher Isoli-
nien der Turboladerdrehzahlen für Verdichter (links) und reduzierter Drehzahl für die Turbine (rechts) 
als Aufbereitung für das Prozessmodell, jeweils mit Messdaten und extrapolierter Kurve (gestrichelt) 
inklusive gekennzeichneter und im Modell hinterlegter Pumpgrenze im Verdichterkennfeld 
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Drehzahl und Druckverhältnis benötigt. Diese Modellimplementierung als Kennfeld bzw. Kenn-
linien des effektiven Wirkungsgrades in Abhängigkeit von Turboladerdrehzahl und Druckver-
hältnis ist in Abbildung 4-7 dargestellt. 

 

Die wenigen bekannten Messdatenpunkte des Turbinenwirkungsgrades werfen Fragen be-
züglich der Unsicherheit der extrapolierten Kennlinien auf. Die Parabelform und das tendenzi-
elle Kennlinienverhalten, welches sich mit höheren Drehzahlen abflacht, kann durch einen 
Vergleich mit der Literatur, wie beispielsweise in [55], [115], [157], abgesichert werden. Durch 
diese ähnlichen, besser bekannten theoretischen und realen Verläufe kann somit die Extrapo-
lation bestätigt werden. Exemplarisch eingezeichnet ist der Bereich des extrapolierten Wir-
kungsgrades des Turbinenkennfeldes, der für die Ungleichbeaufschlagung der Turbine benö-
tigt wird, die aus der Stoßaufladung resultiert. Die entstehenden Druckschwankungen vor Tur-
bine, die auch den jeweilig relevanten Kennlinienbereich definieren, werden in einem späteren 
Kapitel 5.2.1 näher veranschaulicht und diskutiert. Zu diesem Thema sind die Ausführungen 
in [157] hilfreich. Zusammen mit dem gepulsten Massenstrom, bedingt durch die jeweiligen 
Ladungswechsel der je Flut verbundenen Zylinder und dem fluktuierenden Wirkungsgrad, 
ergibt sich als Resultat eine um einen Mittelwert schwankende Turbinenleistung. 
Zusammenfassend entsteht im Vergleich der einzelnen Komponentenmodelle bei der Einbin-
dung und der Parametrierung des Teilmodells Turbolader ein vergleichsweise großer Auf-
wand. Für ein plausibel lauffähiges Turboladermodell im Kontext der Modellierung Gesamt-
system Motor fallen die Abstimmung, Kalibrierung und Validierung sehr umfangreich aus. Das 
umfassende und finale Tuning, insbesondere inklusive der Validierungen mit Hilfe der bereits 
in Kapitel 3 präsentierten Motormessdaten, wird in Kapitel 5.2.2 „Kalibrierung und Validierung 
des Turboladermodells“ thematisiert. 

4.4 Modelle der Motormechanik 

In den Modellen der Motormechanik werden die bewegten mechanischen Motorkomponenten, 
die mechanischen Verluste aufgrund von Reibung und die benötigte Antriebsleistung der zum 
Motorbetrieb notwendigen Nebenaggregate beschrieben. Die Berücksichtigung der Dynamik 
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fluktuierender Wirkungsgrad

(bei Ungleichbeaufschlagung)

Abbildung 4-7: Effektiver Wirkungsgrad des Verdichters als Kennfelddarstellung (links) und Turbinen-
wirkungsgrad als extrapolierte Kennlinien auf Basis der Herstellerkenndatenpunkte (rechts) abhän-
gig von Turboladerdrehzahl (reduzierte auf nominelle Werte zurückgerechnet) und Druckverhältnis 
und einem exemplarisch eingezeichneten fluktuierenden Wirkungsgrad bei Ungleichbeaufschlagung 
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der mechanischen Bauteile ist im transienten Motorbetrieb insbesondere bei Änderungen der 
Motordrehzahl relevant. Die Massenträgheit der jeweiligen Komponenten kommt hierbei als 
Dämpfung der Drehzahländerung zum Tragen. Des Weiteren wirken sich die Reibung mecha-
nischer Motorkomponenten und die Antriebsleistung der Nebenaggregate wie der Schmieröl- , 
Kühlwasser- und der kraftstoffseitigen Hochdruckpumpe auf die effektive Motorleistung und 
somit den effektiven Gesamtwirkungsgrad bzw. Kraftstoffverbrauch aus. Diesbezüglich sehr 
aktuelle Messdaten konnten durch das öffentlich geförderte Forschungsprojekt „eta-up“ [120] 
zur Verfügung gestellt werden, welches im Zeitrahmen dieser Arbeit unter Beteiligung des 
Lehrstuhls für Technische Thermodynamik der Universität Rostock durchgeführt wurde. 

Die sogenannte Reibleistung wurde drehzahl- 
und lastabhängig auf Basis stationärer Mess-
daten im Modell tabelliert hinterlegt. Die Leis-
tung der Nebenaggregate wird somit ohne ex-
pliziten Regelkreis modelliert. Die mechani-
sche Verlustleistung aufgrund von Reibung ist 
drehzahlgenau berücksichtigt, jedoch ohne 
weitere Einflüsse wie beispielsweise der Tem-
peratur auf die Viskosität des Schmieröls. Das 
stationärdatenbasierte Modell wird trotzdem 
als für diesen Zweck ausreichend genau ein-
gestuft, da die Sensitivität der Reibleistung auf 
die Charakteristiken des dynamischen Motor-
betriebs, also die kurzzeitige Änderung im Ver-
brauch und den Emissionen, als gering einge-
schätzt wird. Die Vernachlässigung der zeitge-
nauen Leistungsregelung der Pumpen er-
scheint legitim, da diese von Leerlauf zu Voll-
last im Generatorbetrieb nur um ca. 10 % bzw. 
im Propellerbetrieb von Teillast zu Volllast um 

ca. 30 % variiert. Die wichtigste Komponente für die Berücksichtigung der Trägheiten bewegter 
mechanischer Komponenten im Motorprozessmodell ist der Kurbeltrieb des Motors inklusive 
des Schwungrads, deren Dimensionierung aus technischen Zeichnungen des Motors über-
nommen wird. Die Kinematik des Kurbeltriebs bestimmt den Kolbenweg und den Verlauf des 
jeweiligen Zylindervolumens des Motorinnenprozessmodells. Für einen Ausgleich der Mas-
senkräfte und -momente, eine möglichst gleichförmige Kurbelwellenbewegung geringer 
Drehunförmigkeit und für eine Reduzierung der Massenstromschwankungen am Turbolader 
existiert eine abgestimmte Zündreihenfolge der einzelnen Zylinder, sodass jeder Zylinder ver-
setzt zündet. Diese Vorgabe (siehe Tabelle 4-1) wird ebenfalls im Modell berücksichtigt. 
 

Zylindernummer 1 2 3 4 5 6 
Zündwinkel (rel.) in °KW 0 120 -120 240 -240 360 

 
Die berücksichtigten Massenträgheiten der mechanischen Komponenten beeinflussen we-
sentlich das dynamische Verhalten. Die Charakteristik des ebenfalls für das dynamische 

Abbildung 4-8: Reibleistung im Generator- und 
Propellerbetrieb mit Zuordnung zu den Nebenag-
gregaten (Schmierölpumpe, Kühlwasserpumpe, 
kraftstoffseitige Hochdruckpumpe) basierend auf 
Messdaten des Forschungsprojekts eta-up [120] 

Tabelle 4-1: Zündreihenfolge der Zylinder mit relativem Zündwinkel bezogen auf den ersten Zylinder 
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Verhalten relevanten Dynamometers, welches das Bremsmoment als Gegenmoment zum Mo-
tordrehmoment realisiert, wird im Modell der Reglerarchitektur definiert. Die Hauptaufgaben 
des implementierten Kurbeltriebmodells besteht in der Kraftübertragung der auf den Kolben 
wirkenden Druckkraft, die aus dem Druckverlauf der Motorinnenprozessrechnung resultiert. 
Mithilfe der mechanischen Verbindung des Pleuels mit dem Kolben wird die translatorische 
Bewegung des Kolbens in das Motordrehmoment übersetzt, welches an der rotierenden Kur-
belwelle genutzt und entsprechend der Motordrehzahl als Motorleistung anliegt. Auf dieser 
Basis erfolgt somit die Drehmomenten- und Leistungsberechnung, die sowohl für die Wir-
kungsgradbestimmung benötigt werden als auch mit der Lastregelung gekoppelt sind, die im 
Kapitel 4.6 beschrieben wird. 

4.5 Innenprozessmodells des Brennraums 

Der Innenprozess im Brennraum des Verbrennungsmotors ist ein elementarer Bestandteil des 
gesamten Arbeitsprozesses und gliedert sich als Teilmodell in das gesamte Arbeitsprozess-
modell des Motors ein (vgl. Abbildung 4-9). 
 

 

Neben dem zu bilanzierenden System Brennraum umfasst das Innenprozessmodell des 
Brennraumes außerdem seine unmittelbar angrenzenden Komponenten. Dazu zählen die Ein-
lass- und Auslassventile sowie die brennraumbegrenzenden Wände, welche die System-
grenze dieses Teilmodells definieren. Die relevanten geometrischen Eigenschaften wie bei-
spielsweise Bohrung, Hub, Anzahl Ladungswechselventile usw., die in das Modell übertragen 
werden, entsprechen denen des Motortyps Caterpillar MaK M20. Der Motorinnenprozess kann 
in zwei wesentliche Prozessphasen unterteilt werden: den Ladungswechsel bei geöffneten 
Ventilen und die Hochdruckphase bei geschlossenen Ventilen mit Kompression sowie Kraft-
stoffeinspritzung inklusive Gemischbildung, Zündung und Verbrennung. 

Thermisches 
Netzwerk

Mechanische Komponenten

Ladeluftpfad Abgaspfad
Turboladermodell

Motorinnen-
prozess

Innenprozess
-modell

Abbildung 4-9: Gesamtes Motorprozessmodell (links) mit hervorgehobenem Teilmodell des Innenpro-
zesses für das zu bilanzierende System Brennraum und dessen Prozess- und Zustandsgrößen (rechts) 
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Der Ladungswechsel kann entweder berechnet oder optional unter Vorgabe von realitätsna-
hen Randbedingungen unter Berücksichtigung der Strömungswiderstände, bedingt durch die 
Ventile, welche somit als Drosselstellen betrachtet werden, aufgeprägt werden. Während die 
Variante der Kopplung mit der Berechnung des Ladungswechsels immer dann erfolgt, wenn 
das Innenprozessmodell als Teil des Gesamtprozessmodells des Motors ausgeführt wird, bie-
tet sich die Aufprägung von Randbedingungen für den Fall an, dass das Innenprozessmodell 
unabhängig als Einzelmodell ausgeführt werden soll. Diese Bedingungen betreffen die Zu-
standsgrößen von Ladeluft- und Abgasseite des Brennraummodells. Dazu zählen der Lade-
luftdruck bzw. die -temperatur und der Abgasgegendruck bzw. die -temperatur, die entweder 
als konstant angenommen oder als realer Verlauf aufgeprägt werden können, falls genaue 
betriebspunktabhängige Messwerte beispielweise durch eine Niederdruck-Indizierung vorlie-
gen. Die Strömungswiderstände von Einlass- und Auslassventil ergeben sich entsprechend 
der Ventilerhebungskurve als Durchflussbeiwert der Drosselstellen, wie es im Unterkapitel des 
Ladeluft- und Abgaspfades näher beschrieben ist. Die Massenbilanz für das System Brenn-
raum und der Änderung der Masse m im System lautet 
 

 
(4.17) 

 
Die Änderung der Masse setzt sich zusammen aus der einströmenden Ladeluft, des ausge-
schobenen Abgases, der eingespritzten Kraftstoffmasse und einem Blow-by-Anteil. Die Me-
dien des Arbeits- und des Abgases werden komponentenweise für jede Spezies i bilanziert. 
Dazu werden die Stoffwerte der Einzelkomponenten N2, O2, H2O, CO2 berücksichtigt. Der 
Kraftstoff wird als Elementarzusammensetzung seiner Bestandteile C, H, O vorgeben, aus der 
sich in der Verbrennungsbilanz zusammen mit dem Verbrennungsluftverhältnis die Abgaszu-
sammensetzung berechnet. Auf diesem Weg erfolgt je nach Verbrennungsfortschritt die Be-
stimmung der aktuellen Zusammensetzung des Arbeitsgases im Brennraum, welches im nach-
folgenden Abschnitt Verbrennungsmodell beschrieben ist. Entsprechend der Energiebilanz 
wird die Änderung der inneren Energie U des Systems Brennraum berechnet: 
 

𝑑𝑈

𝑑𝑡
= 𝑄̇

𝑊
− 𝑝

𝑑𝑉

𝑑𝑡
+ 𝐻̇𝐿𝑎𝑑𝑒𝑙𝑢𝑓𝑡 + 𝐻̇𝐴𝑏𝑔𝑎𝑠 + 𝐻̇𝐵𝑙𝑜𝑤 𝑏𝑦 + 𝐻̇𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡𝑠𝑡𝑜𝑓𝑓 + 𝐻̇𝑅 (4.18) 

 
Die Änderung der inneren Energie ist abhängig vom Wandwärmestrom 𝑄̇𝑊, der technischen 
Leistung resultierend aus der Volumenänderungsarbeit, den Enthalpieströmen der ein- bzw. 
ausströmenden Medien 𝐻̇ und der Reaktionsenthalpie der Verbrennung 𝐻̇𝑅, welche in der Li-
teratur oft als Brennrate des umgesetzten Kraftstoffes 𝑄̇𝐵 deklariert wird. Der Wärmeübergang 
zu den Brennraumwänden wird nach dem Newton‘schen Ansatz ermittelt, wobei der Wärme-
übergangskoeffizient 𝛼𝑖 nach Ansätzen von Bargende, Huber, Hohenberg oder Woschni be-
stimmt werden kann [121], [122], [123], [124]. 
 

𝑄̇𝑊 =∑ 𝛼𝑖 ∙ 𝐴𝑖,𝑔𝑒𝑜 ∙ (𝑇𝑊𝑎𝑛𝑑,𝑖 − 𝑇𝐺𝑎𝑠)
𝑖

 (4.19) 
 
Um den thermodynamischen Zustand des jeweiligen Gasgemisches zu beschreiben, werden 
außerdem die thermische und die kalorischen Zustandsgleichungen benötigt. 

𝑚𝑖𝑡    𝑚 =∑ 𝑚𝑖  .
𝑛

𝑖=1
 

𝑑𝑚

𝑑𝑡
= 𝑚̇𝐿𝑎𝑑𝑒𝑙𝑢𝑓𝑡 + 𝑚̇𝐴𝑏𝑔𝑎𝑠 + 𝑚̇𝐵𝑙𝑜𝑤 𝑏𝑦 + 𝑚̇𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡𝑠𝑡𝑜𝑓𝑓 
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Für eine komponentenweise Betrachtung realer Gase gilt 
 

𝑝𝑖 ∙ 𝑉 = 𝑍 ∙ 𝑚𝑖 ∙ 𝑅𝑖 ∙ 𝑇, (4.20) 
 
wobei der Partialdruck pi der jeweiligen Komponente, ihrer Masse mi und ihrer stoffdatenab-
hängigen spezifische Gaskonstante Ri mit der Temperatur und dem Volumen verknüpft sind. 
Die Realgaseffekte bedingt durch Dissoziation der Moleküle ab hohen Temperaturen, die van-
der-Waals-Kräfte und die Kompressibilität der Gase bei hohen Drücken können über den Kom-
pressibilitätsfaktor Z Berücksichtigung finden. 
Für die kalorischen Zustandsgleichungen wurde bei der Prozessanalyse zur Auswertung der 
Messdaten ein Polynomansatz von Zacharias [125] verwendet, der den Realgaseinfluss für 
die Ladeluft und des Abgases für eine bestimmte Kraftstoffzusammensetzung berücksichtigt. 
Im Motorprozessmodell werden zur Berechnung der spezifischen Wärmekapazität und der 
Änderung der Enthalpie bezogen auf einen Referenzpunkt dagegen die Daten genutzt, die 
bereits in den Medienbibliotheken hinterlegt sind. Diese basieren auf einem Idealgasansatz 
und NASA-Stoffdaten [126] mit einem Gültigkeitsbereich von 200 bis 6000 K. Ein Polynom 
4. Ordnung liefert für das Gasgemisch je nach Massenanteil w die spezifische Wärmekapazität 
 

𝑐𝑝,𝑘
0 (𝑇)

𝑅𝑘
= 𝑎1𝑇

−2 + 𝑎2𝑇
−1 + 𝑎3 + 𝑎4𝑇 + 𝑎5𝑇

−2 + 𝑎6𝑇
3 + 𝑎7𝑇

4   𝑚𝑖𝑡  𝑐𝑝,𝑚𝑖𝑥 =∑𝑤𝑘 ∙ 𝑐𝑝,𝑘
0

𝑘

 . 
(4.21) 

 
Ebenso kann in Abhängigkeit der Temperatur für die Komponente k des Gasgemisches die 
spezifische Enthalpie über 
 

ℎ𝑘
0(𝑇)

𝑅𝑘 ∙ 𝑇
= −𝑎1𝑇

−2 +
𝑎2 ln(𝑇)
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𝑇
    𝑚𝑖𝑡 ℎ𝑚𝑖𝑥 =∑𝑤𝑘 ∙ ℎ𝑘

0

𝑘

 
(4.22) 

 
bestimmt werden. Der Referenzpunkt liegt bei einer Temperatur von 298,15 K. 
Um in der Hochdruckphase die Bedingungen höherer Brennraumdrücke zumindest von Kom-
pression bis Brennbeginn möglichst genau abzubilden, wird für das System Brennraum in der 
thermischen Zustandsgleichung die Berücksichtigung von Realgaseffekten vorgesehen. Dazu 
werden tabellierte Daten für den Kompressibilitätsfaktor von Luft verwendet, was mit vertret-
barem Implementierungsaufwand verbunden ist. Ab Brennbeginn und für verschiedene Ab-
gaszusammensetzungen wäre die genaue Bestimmung dieses Faktors schwieriger umsetzbar 
und die Ungenauigkeiten im Verbrennungsmodell und dem Wandwärmeübergangsmodell 
überwiegen, sodass aus diesem Grund in der Prozessrechnung auf diesen Mehraufwand ver-
zichtet wird. Dies bestätigt auch Grill [127], [128], nach dessen Aussagen die Vernachlässi-
gung von Dissoziationseffekten und der Druckabhängigkeit eine zwar nicht unerhebliche Ver-
einfachung darstellt, jedoch bei der null-dimensionalen Modellierung dieser Anwendung wei-
terhin vernachlässigbar sei. Es seien keine großen Abweichungen im Vergleich zum ange-
nommenen idealen Gasgesetz festzustellen und die Ungenauigkeit bewegt sich im sehr klei-
nen Rahmen, da andere Annahmen wie die brennraumvolumen-gemittelte Gastemperatur o-
der die Berechnung des Wärmeübergangs wesentlich größer, noch dazu unbekannt und dem-
zufolge kritischer einzustufen sind. 



80 Beschreibung des Prozessmodells  

Lehrstuhl für Technische Thermodynamik – Universität Rostock 

4.5.1 Verbrennungsmodell 

Im Grundlagenkapitel zum dieselmotorischen Arbeitsprozess wurde bereits beschrieben, dass 
sich die konventionelle dieselmotorische Verbrennung in drei grundlegende Phasen untertei-
len lässt: die vorgemischte Verbrennung mit einer charakteristisch ausgeprägten schlagartigen 
Energieumsetzung, die mischungskontrollierte bzw. diffusionsgesteuerte Hauptphase der Ver-
brennung und die Nachverbrennungsphase. Ebenso sind an diesem Prozess verschiedene 
Ereignisse der Kraftstoffeinspritzung beteiligt. Wie sich die Verkettung von Ereignissen der 
Einspritzung und des Verbrennungsprozesses in einem typischen Brennverlauf niederschla-
gen, kann in Abbildung 2-5 des Grundlagenkapitels nachvollzogen werden. Die Ereigniskette 
der Einspritzung mit der Kopplung an die Ereignisse und Phasen in einem Ersatzbrennverlauf, 
stellvertretend für die Verbrennung, wie sie im nachfolgend beschriebenen Modell implemen-
tiert wurde, ist in Abbildung 4-10 skizziert. 
 

 

 
Mit der Bestromung des kraftstoffeinspritzenden Injektors startet nach dem Spritzverzug die 
Einspritzung des Kraftstoffes, wobei die Verbrennung nicht unmittelbar, sondern erst nach dem 
sogenannten Zündverzug beginnt, für den physikalische und chemische Prozesse verantwort-
lich sind. Während dieser Verzugszeit wird die eingespritzte Kraftstoffmasse aufbereitet und 
verbrennt nach Zündung in der vorgemischten Phase. Der Kraftstoff wird währenddessen wei-
terhin eingespritzt und die mischungskontrollierte bzw. diffusionsgesteuerte Phase beginnt, bei 
der die Brennrate hauptsächlich durch Gemischbildung von eingespritztem Kraftstoff und Luft 
kontrolliert wird. Diese dauert über die Einspritzdauer des kontinuierlich eingespritzten Kraft-
stoffes an. Ebenso wie beim Bestromungsbeginn des Injektors gibt es nach Bestromungsende 
eine hydraulisch bedingte Zeitdifferenz bis zum Einspritzende und dem tatsächlichen Schlie-
ßen des Injektors, welche als Schließverzug bezeichnet wird. Sobald die Einspritzung endet, 
ist die Gemischbildung von untergeordneter Bedeutung. Turbulenz, Sauerstoffkonzentration 
und Temperatur im Brennraum nehmen ab, sodass stattdessen die Reaktionskinetik ge-
schwindigkeitsbestimmend während dieser Ausbrandphase wirkt. 
Das Ziel der Verbrennungsmodellierung sei es, die beschriebene Charakteristik auf der einen 
Seite möglichst genau bei einem auf der anderen Seite geringen Rechenaufwand darzustellen. 
Aus diesem Zielkonflikt von Detailgrad und Rechenzeit resultiert ein Kompromiss. Das Modell 
sollte einerseits so komplex wie nötig sein, um die Realität mit einer entsprechenden Genau-
igkeit abbilden zu können, anderseits aber so einfach wie möglich, um kurze Rechenzeiten 
und den sinnvollen Einsatz als Teilmodell in komplexeren Gesamtmodellen zu ermöglichen. 

Abbildung 4-10: Kopplung der Ereigniskette der Kraftstoffeinspritzung mit der Ereigniskette der imple-
mentierten Ersatzbrennverlaufsmodellierung der dieselmotorischen Verbrennung mit der Einteilung 
in dessen Verbrennungsphasen 



 Beschreibung des Prozessmodells 81 

Lehrstuhl für Technische Thermodynamik – Universität Rostock 

Der Verbrennungsablauf hat einen großen Einfluss auf den Kraftstoffverbrauch und die Emis-
sionen. Somit ergibt sich eine besondere Bedeutung des Verbrennungsmodells innerhalb der 
Innenprozessrechnung und die Genauigkeit der Berechnung der Brennrate ist hauptentschei-
dend für die Prädiktion dieser Zielgrößen. In der aufgezeigten Ereigniskette zeitlich chronolo-
gisch beginnend startet die Routine der Verbrennungsmodellierung mit dem Bestromungsbe-
ginn. Der Einspritzbeginn erfolgt nach der Ermittlung des Spritzverzugs, für den ein datenba-
siertes Modell hinterlegt ist. Anschließend kommt das nachfolgend beschriebene Zündver-
zugsmodell zum Einsatz, welches den Brennbeginn berechnet. Erst dann wird das ebenfalls 
in einem Unterkapitel beschriebene Ersatzbrennverlaufsmodell zur Berechnung des Verlaufes 
der Verbrennung gestartet, welches gekoppelt ist an weitere Ereignisse und Daten der Kraft-
stoffeinspritzung. Einleitend wird diese Kopplung skizziert. 

4.5.1.1 Kopplung von Kraftstoffeinspritzung und Verbrennungsmodellierung 

Die Parameter der Kraftstoffeinspritzung bestimmen sowohl den Zeitpunkt als auch die Ein-
spritzmenge. Aus der Bestromungsdauer und dem anliegenden Raildruck des Kraftstoffinjek-
tors kann die insgesamt eingespritzte Kraftstoffmasse bestimmt werden, die für die Verbren-
nung zur Verfügung steht. Die Dauer der Bestromung, aus der sich die Einspritzdauer ergibt, 
wird vom Motorsteuergerät in Abhängigkeit von angeforderter und aktueller Motorlast geregelt. 
Für diese Mengenregelung ist innerhalb des Prozessmodells in der Reglerarchitektur ein ent-
sprechendes Teilmodell vorgesehen. Die Parametrierung dieses Modells wurde auf Basis von 
Messungen am Einspritzverlaufsindikator für verschiedene Raildrücke und Bestromungsdau-
ern vorgenommen, die in nachfolgender Abbildung links dargestellt sind. 
 

 

Neben der eingespritzten Kraftstoffmasse können ebenso in Abhängigkeit der Bestromungs-
dauer und des Raildrucks die Spritz- und Schließverzugszeiten des Injektors bestimmt werden, 
wie die Messungen der Abbildung 4-11 im rechts angeordneten Abschnitt zeigen. Ein Ver-
gleich mit der vorherigen Arbeit von Fink [149] bestätigt die qualitativen Verläufe des Mengen-
kennfeldes und der Verzugszeiten. Durch die Nutzung dieser Daten kann eine Vielzahl von 
Ereignissen in der zuvor beschriebenen Ereigniskette durch die Kopplung des Einspritzdaten-
modells mit dem Ersatzbrennverlaufsmodell bereits definiert werden. Auf den Bestromungs-
beginn folgt auf Grundlage der Einspritzdaten die Bestimmung des Spritzverzugs, wodurch 

Abbildung 4-11: Messdaten des Speicherinjektors am Einspritzverlaufsindikator für die Einspritzmenge 
des Injektors (links) und für die Spritzverzugszeit beim Öffnen des Injektors bzw. den Schließverzug 
(rechts) jeweils in Abhängigkeit von Raildruck und Bestromungsdauer 
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der Einspritzbeginn bekannt ist. Das im anschließenden Kapitel beschriebene Zündverzugs-
modell berechnet den Brennbeginn. Auf Basis der Einspritzdaten wird, da mit der Bestro-
mungsdauer auch das Bestromungsende bekannt ist, anschließend das Einspritzende be-
stimmt, welches schließlich mit dem Ende der diffusionsgesteuerten Verbrennung korreliert. 
Somit sind mit diesem Kopplungsansatz bereits drei der für die Ersatzbrennverlaufsmodellie-
rung benötigten Parameter abgedeckt. Alle weiteren folgen im Kapitel 4.5.1.3. 
 

𝑃𝑎𝑟𝑎𝑚𝑡𝑒𝑟𝑖,𝐸𝐵𝑉 = 𝑓(𝐵𝑒𝑠𝑡𝑟𝑜𝑚𝑢𝑛𝑔𝑠𝑑𝑎𝑢𝑒𝑟, 𝐵𝑒𝑠𝑡𝑟𝑜𝑚𝑢𝑛𝑔𝑠𝑏𝑒𝑔𝑖𝑛𝑛, 𝑅𝑎𝑖𝑙𝑑𝑟𝑢𝑐𝑘) (4.23) 

4.5.1.2 Zündverzugsmodell 

Nachdem auf den Bestromungsbeginn folgend mit der Berechnung des Spritzverzuges der 
Einspritzbeginn bekannt ist, muss weiterhin die Zeitdifferenz zwischen Einspritzbeginn und 
Verbrennungsbeginn, der Zündverzug, per Modell berechnet werden. Physikalisch und che-
misch bedingt muss sich zunächst eine Reaktionszone zündfähigen Gemisches bestehend 
aus verdampftem Kraftstoff und heißer Ladeluft bilden. Die Anteile der Strahlausbreitung mit 
Tröpfchenbildung, Verdampfung und Mischung des Kraftstoffes können im physikalischen 
Zündverzug zusammengefasst werden. Die Aufspaltung der Moleküle und Radikalenbildung 
charakterisieren die chemische Zündverzugszeit. Zusammengenommen ergibt sich eine Zeit-
dauer von Einspritzbeginn bis zur thermischen Entflammung des Gemisches, die im Zündver-
zugsmodell abgebildet wird. Entsprechende Modellierungsansätze beschreiben [129] – [136]. 
 
Im Rahmen dieser Arbeit dient ein Modellierungsansatz von Barba [134] als Basis zur Weiter-
entwicklung, welcher die Aufteilung des Zündverzuges in den physikalischen τZV,phy und den 
chemischen Anteil τZV,chem aufgreift. Die ursprüngliche Berechnung des physikalischen Anteils 
berücksichtigt mit der Tropfengeschwindigkeit und der Düsenlochgeometrie des Injektors Me-
chanismen der Einspritzstrahlausbreitung. Da die Tropfengrößenverteilung und -oberfläche 
unter anderem von dessen Geschwindigkeit und dem Düsenlochdurchmesser abhängen, kann 
die Kraftstoffverdampfung während der Gemischbildung ebenso implizit berücksichtig werden. 
Das in diesem Rahmen vorgestellte Modell wurde allerdings explizit um einen solchen Ver-
dampfungsanteil erweitert, der als vereinfachtes Tropfenverdampfungsmodell in [137] be-
schrieben ist. Der dominierende und für die Verdampfungszeit geschwindigkeitsbestimmende 
Faktor dieses Ansatzes ist dabei der Wärmetransport zwischen heißer Brennraumatmosphäre 
und Kraftstofftropfen. 
 

𝜏𝑍𝑉 = 𝜏𝑍𝑉,𝑝ℎ𝑦 + 𝜏𝑍𝑉,𝑐ℎ𝑒𝑚           𝑚𝑖𝑡    𝜏𝑍𝑉,𝑝ℎ𝑦 = 𝜏𝑍𝑉,𝑆𝑡𝑟𝑎ℎ𝑙 + 𝜏𝑍𝑉,𝑉𝑒𝑟𝑑𝑎𝑚𝑝𝑓𝑢𝑛𝑔 (4.24) 
 

𝜏𝑍𝑉,𝑆𝑡𝑟𝑎ℎ𝑙 = 𝐶1 ∙ 𝑢𝑇𝑟𝑜𝑝𝑓𝑒𝑛,0
−1.68 ∙ 𝑑𝐷ü𝑠𝑒

0.88      𝑚𝑖𝑡  𝑢𝑇𝑟𝑜𝑝𝑓𝑒𝑛,0 = √
2

𝜌𝐾𝑟,𝑓𝑙
∙ (𝑝𝑅𝑎𝑖𝑙 − 𝑝𝑍𝑦𝑙) (4.25) 

 
Dabei sind dDüse der Düsenlochdurchmesser und uTropfen,0 die Tropfengeschwindigkeit, die mit 
Hilfe der Kraftstoffdichte ρKr,fl, des Einspritzdruckes pRail und des Brennraumdruckes pZyl abge-
schätzt werden. Für die Ermittlung der druckabhängigen Tropfengeschwindigkeit vernachläs-
sigt [138] zwar den Brennraumdruck, diese Differenz aus Einspritz- und Brennraumdruck soll 
hier aber berücksichtigt werden (Vgl. Gleichung 4.25). So geht diese letztlich zurück auf die 
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Bernoulli-Gleichung zur Erhaltung des Impulses bei Anwendung der Stromfadentheorie inner-
halb von Kammer- oder Rohrströmungen. Das bedeutet, dass die Summe aus dynamischem, 
statischem und - hier vernachlässigtem - geodätischem Druckanteil konstant ist. Etwaige Strö-
mungsverluste und kavitierende Strömungen werden im ursprünglichen Ansatz zugunsten ei-
nes einfachen Modells vernachlässigt. Abhängig von der Spritzlochgeometrie der Einspritz-
düse kann jedoch dessen Strömungsbeiwert in die Modellkonstante C1 einfließen. Die Ver-
dampfungszeit berechnet sich aus einer mittleren Verdampfungsrate bezogen auf einen An-
fangstropfendurchmesser dTr,0, bei dem nach Strahlaufbruch die Tropfenverdampfung beginnt. 
 

𝜏𝑍𝑉,𝑉𝑒𝑟𝑑𝑎𝑚𝑝𝑓𝑢𝑛𝑔 =
𝑑𝑇𝑟,0
2

𝐾𝑍𝑉,𝑉𝑑
      𝑚𝑖𝑡  𝐾𝑍𝑉,𝑉𝑑 =

8 𝜆𝑓,𝑚

𝜌𝐾𝑟,𝑓𝑙 ∙ 𝑐𝑝,𝑔
∙ ln (𝐵𝑞 + 1) (4.26) 

 
Die mittlere spezifische Wärmekapazität cp,g und die mittlere Wärmeleitfähigkeit 𝜆𝑓,𝑚 der Gas-
phase definieren zusammen mit der Spaldingnummer Bq die Wärmeübertragung, um die Ver-
dampfungskonstante KZV,Vd zu bestimmen. 
Der chemische Zündverzug wird typischerweise über eine Arrhenius-Gleichung ausgedrückt, 
die die mittlere Temperatur TZyl bezogen auf die Aktivierungstemperatur TA und den Zylinder-
druck berücksichtigt. Bezugsgröße des Druckes p0 ist ein Wert von 1 bar. 
 

𝜏𝑍𝑉,𝑐ℎ𝑒𝑚 = 𝐶2 ∙ (
𝑝𝑍𝑦𝑙

𝑝0
)
𝐶3
∙ 𝜆𝑝𝑟𝑒𝑚

𝐶4 ∙ 𝑒
(
𝑇𝐴

𝑇𝑍𝑦𝑙⁄ )
 (4.27) 

 
Des Weiteren ist das in den Zündherden lokal vorherrschende Luftverhältnis λprem enthalten. 
Laut Untersuchungen von Scheid et al. [139] tritt Selbstzündung bevorzugt in Bereichen des 
Einspritzstrahls mit einem lokalen Luftverhältnis von 0,6 bis 0,8 auf. Higgens et. al [152] geben 
gar 0,25 bis 0,65 an. Um den Druck- und Temperaturänderungen während des Zündverzuges 
als Zeitraum von Spritzbeginn tSB bis Brennbeginn tVB Rechnung zu tragen, ist die Verwendung 
des Zündintegrals sinnvoll: 
 

1 = ∫
1

𝜏𝑍𝑉(𝑡)
𝑑𝑡

𝑡𝑉𝐵

𝑡𝑆𝐵

 (4.28) 

 
Mit der Annahme, dass der Fortschritt zugrundeliegender Reaktionen kumulativ ist, kann der 
Zündverzug jeweils diskret berechnet und mittels Zündintegral aufsummiert werden. Der kriti-
sche Zeitpunkt, bei dem die Selbstzündung eintritt, ist bei einem Wert von eins erreicht. [138] 

4.5.1.3 Ersatzbrennverlaufsmodell 

Für die Modellierung der motorischen Verbrennung bzw. für dessen Brennverlauf haben sich 
Ersatzbrennverlaufsmodelle als pragmatische Methode etabliert, die die aus der Verbrennung 
resultierende Reaktionsenthalpie und deren zeitlichen Verlauf der Brennrate nachbilden. In 
diesem Kapitel zum Verbrennungsmodell wird eine eigene, neuartige Form eines Ersatzbrenn-
verlaufsmodells präsentiert, die alle typischen Phasen der dieselmotorischen Verbrennung in 
sehr guter Genauigkeit abbilden kann. Dazu wird außerdem ein passender Berechnungsan-
satz für die Parameter von Ersatzbrennverläufen aufgezeigt, der über den stationären Motor-
betrieb hinaus auch für den transienten Betrieb geeignet ist. 
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Die aus dem Verbrennungsprozess resultierende Reaktionsenthalpie ∆RH, welche in der Lite-
ratur oft als während der Verbrennung umgesetzte Energie 𝑄𝐵 bezeichnet wird, entspricht un-
ter Annahme einer vollständigen Verbrennung der chemisch gebundenen Energie des einge-
brachten Kraftstoffes mB mit dem unteren Heizwert Hu. Aus Konventionsgründen mit der Lite-
ratur werden beide Bezeichnungen in dieser Arbeit verwendet. Für eine bessere Schreibweise 
soll die aktuelle Brennrate der Verbrennungsphase i zum kurbelwinkelabhängigen Zeitpunkt 
𝜑 im Folgenden als 𝜉𝐵,𝑖 bezeichnet werden, wobei eine Verbrennungsphase außerdem über 
den Brennbeginn VBi und die Brenndauer BDi definiert ist. 
 

𝑄𝐵 = 𝑚𝐾𝑟 ∙ 𝐻𝑢 = ∆𝑅𝐻      𝑚𝑖𝑡    
𝛿𝑄

𝐵,𝑖

𝑑𝜑
=  𝜉𝐵,𝑖(𝜑)    𝑢𝑛𝑑   𝑄𝐵,𝑖 = ∫ 𝜉𝐵,𝑖(𝜑)𝑑𝜑   

𝑉𝐵,𝑖+𝐵𝐷,𝑖

𝑉𝐵,𝑖

 (4.29) 

 
Um die drei charakteristischen Phasen der dieselmotorischen Verbrennung - die vorgemischte 
Phase, die diffusionsgesteuerte bzw. mischungskontrollierte Phase als Hauptverbrennungs-
phase und die Ausbrandphase - genauer als über die zuvor im Stand der Technik beschriebe-
nen Ersatzbrennverlaufsmodelle darzustellen, wurde eine erweiterte Einteilung vorgenom-
men. Für jede dieser Teilphasen wurde dabei jeweils ein unterschiedlicher Ansatz gewählt. 
 

Phase Teilmodell Gleichung  

Vorge-
mischt Vibe-Funktion 𝜉𝐵,1(𝜑) =  

𝑄
𝐵,1

𝜑
𝐵𝐷,1

𝑎(𝑚𝑉,1 + 1) (
𝜑 − 𝜑

𝑉𝐵,1

𝜑
𝐵𝐷,1

)

𝑚𝑉,1

𝑒
−𝑎(

𝜑−𝜑𝑉𝐵,1
𝜑𝐵𝐷,1

)

𝑚𝑉,1+1

 (4.30) 

Diffusions-
gesteuert 

Integrale 
Vibe-Funktion 𝜉𝐵,2(𝜑) = 𝜉𝐵,2,𝑚𝑎𝑥 ∙  (1 − 𝑒

𝑎(
𝜑−𝜑𝑉𝐵,2
𝜑𝐵𝐷,2

)

𝑚𝑉,2+1

) (4.31) 

Ausbrand Exponentialfunktion 
bzw. Teilhyperbel 𝜉𝐵,𝐻𝑦𝑝𝑒𝑟𝑏𝑒𝑙(𝜑) = ℎℎ𝑦𝑝,3 + ℎℎ𝑦𝑝,1 ∙ (𝜑 − 𝜑𝑉𝐵,3)

ℎℎ𝑦𝑝,2 (4.32) 

 
Weitere Parameter sind a, welcher abhängig von der Vollständigkeit der Verbrennung definiert 
ist und der Formparameter mV. Entgegen bereits vorhandener Ansätze wird die diffusionsge-
steuerte Phase über eine integrale Vibe-Funktion dargestellt. Das bedeutet, die kurbelwinkel-
abhängige aktuelle Brennrate entspricht der Brennfunktion einer herkömmlichen Vibe-Funk-
tion - auch als Summenbrennverlauf bekannt, wobei im Unterschied dazu das Maximum der 
maximalen Brennrate der diffusionsgesteuerten Phase entspricht. Dieses kann insbesondere 
in der Teillast mit dem Ende der Einspritzung zusammenfallen oder für höhere Lasten das 
Erreichen der sogenannten Plateauphase sein. 
Anschließend folgt als elementarer Bestandteil des erweiterten Modells die Modellierung der 
Ausbrandphase der Verbrennung mittels eines speziellen Ansatzes, wie ihn Schreiner [65], 
[66] ursprünglich vorgestellt hat, wobei der Ausbrand mittels eines hyperbelähnlichen Verlau-
fes angenähert wird. Von den Hyperbelparametern h1-3 ist h1 als Brennrate beim Übergang der 
diffusionsgesteuerten auf die Ausbrandphase bereits bekannt sowie h3 üblicherweise null ge-
setzt, sodass nur noch h2 berechnet werden muss. Nähere Informationen zu diesen und wei-
teren Annahmen werden im späteren Verlauf dieses Kapitels gegeben. 

Tabelle 4-2: Übersicht über die je nach Verbrennungsphase angewandten Ersatzbrennverlaufsteilmo-
delle und den zugrunde liegenden Gleichungen 
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Das Ergebnis, welches dieser erweiterte Ansatz liefert, wird nachfolgend als Ersatzbrennver-
lauf zusammen mit einem per Druckverlaufsanalyse, kurz DVA, bestimmten Brennverlauf und 
mit dem etablierten Doppelvibe-Ansatz verglichen. Dabei sind die beiden Varianten des Dop-
pelvibe- und des neuartigen Vibe-Vibe-Hyperbel-Ersatzbrennverlaufes beispielhaft für drei 
Lastpunkte des stationären Motorbetriebes gegenübergestellt (Vgl. Abbildung 4-12). Diese Be-
triebspunkte entsprechen der unteren Teillast, der mittleren Last und der Volllast. 
 

 

Es zeigt sich insgesamt die beste Übereinstimmung mit dem Brennverlauf der Druckverlaufsa-
nalyse der Messdaten durch den Vibe-Vibe-Hyperbel-Ersatzbrennverlauf, welcher im Innen-
prozessmodell implementiert ist. Dies trifft für den Bereich der Ausbrandphase zu, welcher mit 
dem herkömmlichen Doppel-Vibe-Modell nur unzureichend, mit der exponentiellen Form aber 
besser dargestellt werden kann. In dieser Kombination kann auch die neuartig modellierte dif-
fusionsgesteuerte Phase genauer wiedergegeben werden. Durch dessen integrale Form ist 
sowohl für kurze Brenndauern, bei denen lediglich ein Anstieg der Brennrate ohne Plateau 
vorliegt, in hoher Genauigkeit darstellbar als auch für längere Brenndauern mit einer sich an-
schließenden Plateauphase, die sich in diesem Abschnitt dann durch eine annähernd konstant 
bleibende Brennrate auszeichnet. 
 
Ersatz-Brennverlaufsmodelle benötigen die bereits erwähnten Parameter für deren Verlaufs-
berechnung. Abhängig von der Anzahl der unterteilten Phasen können dies der Brennbeginn, 
die Brenndauer, die Kraftstoffmasse und der Umsetzungsgrad des Kraftstoffes sein. Mit jeder 
zusätzlichen Berücksichtigung einzelner Verbrennungsphasen nimmt die Vorhersagegüte von 
Kraftstoffverbrauch respektive Wirkungsgrad und der Schadstoffemissionsberechnung zu, wo-
bei letztgenannte Ansätze zwar ebenfalls Ergebnisgrößen des Verbrennungsverlaufes nutzen, 
jedoch noch weitere Modelle benötigen. Der Nachtteil eines höheren Detailgrades besteht da-
rin, dass sich mit steigender Komplexität der Modelle meist auch der Aufwand bezüglich Pa-
rametrierung und Kalibrierung erhöht. 
Gegenüber der konventionellen Doppelvibe-Funktion werden nunmehr weitere in Tabelle 4-3 
aufgelistete Parameter benötigt, um den Ersatzbrennverlauf zu beschreiben. Die Anzahl an 
freien Modellparametern, die tatsächlich mit der neuen Ersatzbrennverlaufsmethode bestimmt 
werden müssen, nimmt allerdings nicht zu, wenn die nachfolgend beschriebene Vorgehens-

Abbildung 4-12: Vergleich verschiedener Ersatzbrennverlaufsmodelle (EBV) mit Brennverläufen per 
Druckverlaufsanalyse (DVA) thermodynamisch ausgewerteter Messdaten für den stationären Motor-
betrieb unterschiedlicher Betriebspunkte bei unterer, mittlerer Teil- sowie Volllast 
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weise angewandt wird. Dazu bietet sich bei Verwendung des Vibe-Vibe-Hyperbel-Ersatz-
brennverlaufes mit dessen eindeutiger Abgrenzung aller drei dieselmotorischen Phasen die 
Kopplung mit einem Einspritzverlauf, der Ereigniskette der Einspritzung oder dem Bestro-
mungssignal des Injektors, an. Dies ist insbesondere für schnell- und mittelschnelllaufende 
Motoren mit Common-Rail-Einspritzsystem möglich. 
 
Tabelle 4-3: Übersicht der Parameter zur Beschreibung des Ersatzbrennverlaufes in der Gegenüber-
stellung des Doppelvibe- und des Vibe-Vibe-Hyperbel-Modells 

Beschreibung DoppelVibe Vibe-Vibe-Hyperbel 
Faktor für den Umsetzungsgrad der Verbrennung a a 
Verbrennungsbeginn der vorgemischten Phase VB1 VB1 
Formparameter der vorgemischten Phase m1 m1 
Brenndauer der vorgemischten Phase BD1 BD1 
Reaktionsenthalpieanteil der vorgemischte Phase QB,1 QB1 
Verbrennungsbeginn der Diffusionsphase VB2 VB2 
Formparameter der Diffusionsphase m2 m2 
Brenndauer der Diffusionsphase BD2 BD2 
Brennrate zum Ende der Diffusionsphase - 𝜉

𝐵,2,𝑚𝑎𝑥
 

Hyperbelparameter/Exponent der Ausbrandphase - hhyp,2 

 
Aus einem Einspritzverlauf, der bei Bedarf modelliert werden kann oder der Ereigniskette der 
Kraftstoffeinspritzung bzw. der Injektorbestromung, dazu konkret Beginn und Ende der Bestro-
mung, ist es im hier beschriebenen Modell vorgesehen, dass diese Einspritzdatenmodelle be-
reits einige Parameter des Ersatzbrennverlaufs definieren. So kann aus dem Bestromungsbe-
ginn des Injektors mit bekanntem Spritzverzug der Einspritzbeginn und mit diesem und einem 
berechneten Zündverzug, die beide als erweiterter Modellansatz bereits zuvor präsentiert wur-
den, der Brennbeginn bestimmt werden. Aus dem Bestromungsende und bekanntem Schließ-
verzug des Injektors kann das Einspritzende abgeschätzt werden. Sowohl Spritzverzug und 
Schließverzug des Injektors können am Komponentenprüfstand wie dem Einspritzverlaufsin-
dikator [149] oder durch ein hydraulisches Injektormodell [150] ermittelt werden. 
Mit dem Abschluss der Einspritzung geht zumeist das Ende der abgrenzbaren diffusionsge-
steuerten Phase einher. Für höhere Lasten endet die Plateauphase, bei der die Brennrate in 
Näherung auf einem konstanten Niveau verharrt, da sich ein stationärer Einspritzstrahl ausge-
bildet hat. Dagegen ist im Teillastbetrieb im Anschluss an das Einspritzende keine weitere 
Erhöhung der Brennrate zu verzeichnen, sodass damit für beide Lastfälle bei üblichen Ein-
spritztimings das Maximum der Brennrate erreicht und vordefiniert ist. 
Als weitere Annahme kann der Beginn der diffusionsgesteuerten Phase an den Beginn der 
Premixed-Phase gekoppelt werden. Denkbar ist dazu, dass dieser entweder gleichgesetzt 
oder einem Drittel der Premixed-Brenndauer entspricht bzw. der Zündverzug als Offset vorge-
sehen wird. Somit sind mit dem Brennbeginn der vorgemischten und der diffusionsgesteuerten 
Phase, sowie dem Brennende und der Energieumsatzrate zum Ende der Diffusionsphase be-
reits vier gesuchte Parameter bekannt. 
Der Hyperbelparameter h2 muss ebenso nicht empirisch bestimmt werden. Dieser ergibt sich 
aus der Annahme, dass zum Öffnen der Auslassventile die Brennrate auf das Nullniveau ab-
gesunken ist, dem Ende der diffusionsgesteuerten Phase und gleichzeitigem Beginn der Aus-
brandphase und der für diesen Zeitraum im Integral verbliebenen Reaktionsenthalpie. Diese 
wiederum ist die Differenz der durch die chemische Energie des insgesamt eingespritzten 
Kraftstoffes und der Anteile, die zuvor in der vorgemischten und diffusionsgesteuerten Phase 
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bereits umgesetzt wurden unter Berücksichtigung der Vollständigkeit der Verbrennung und 
des Umsetzungsgrades des eingespritzten Kraftstoffes. 
Die Vollständigkeit der Verbrennung kann über einen den Umsetzungsgrad kennzeichnende 
Faktor a in der Modellierung des Ersatzbrennverlaufs berücksichtigt werden, der für eine na-
hezu vollständige Verbrennung üblicherweise auf den Wert 6,908 gesetzt wird. Für je nach 
Luftverhältnis unterstöchiometrische Bedingungen können laut Grill [128] für die Verbrennung 
von Dieselkraftstoff folgende Beziehungen verwendet werden: 
 

𝑎 = ln (
1

1 − 𝜂𝑢
)     𝑚𝑖𝑡   𝜂𝑢 =

1

𝐻𝑢
∙ (3366 ∗ 𝐿𝑚𝑖𝑛 + 8107) ∙ (1 − 𝜆𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙)      𝑓ü𝑟 𝜆𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 ≤ 1 (4.33) 

 
Dies ist insbesondere für den transienten Betrieb relevant, falls mit starken positiven Lastgra-
dienten annähernd stöchiometrische sowie unterstöchiometrische Betriebsbedingungen auf-
treten. In die Berechnung des Umsetzungsgrades 𝜂𝑢 gehen folglich kraftstoffabhängig der un-
tere Heizwert Hu, der Mindestluftbedarf Lmin und das globale Luftverhältnis ein. 
Die Bestimmung der Modellparameter, die nicht aus den Ereignissen der Einspritzung abge-
leitet werden können und den Ersatzbrennverlauf beschreiben, kann über betriebspunktab-
hängige Zusammenhänge realisiert werden - ähnlich wie in Gerstle [30] beschrieben. Wie eine 
solche halbempirische, das heißt, Messdaten-bezogene Bestimmung umgesetzt ist, wird am 
Beispiel der Berechnung des Formfaktors der diffusionsgesteuerten Phase m2 nachfolgend 
gezeigt: 
 

𝑚2 = 𝑚2,𝑟𝑒𝑓 ∙ (
𝜌𝑍𝑦𝑙,𝑆𝐵

𝜌𝑍𝑦𝑙,𝑆𝐵, 𝑟𝑒𝑓
)

𝐴

∙ (
𝑝𝑟𝑎𝑖𝑙

𝑝𝑟𝑎𝑖𝑙, 𝑟𝑒𝑓
)

𝐵

∙ (
𝜆

𝜆𝑟𝑒𝑓
)

𝐶

∙ (
𝑛

𝑛𝑟𝑒𝑓
)

𝐷

 (4.34) 

 
Darin wird dieser Parameter in Abhängigkeit der Gasdichte im Brennraum zum Einspritzbe-
ginn, des Einspritzdruckes, des Luftverhältnisses und der Drehzahl jeweils bezogen auf Refe-
renzwerte und einem zu kalibrierenden Exponenten berechnet. Als Referenz können einzelne 
stationäre Betriebspunkte, ein ausgewählter Betriebsbereich oder der gesamte stationäre Be-
triebsbereich genutzt werden. Gerstle [30] schlägt die Verwendung eines einzelnen bekannten 
Arbeitspunktes als Referenz für eine Umrechnung auf beliebige andere Betriebspunkte vor, 
für die andere Betriebsbedingungen als im bekannten Arbeitspunkt gelten. Geeigneter als ein 
einzelner Referenzwert ist eine Mittelung von Arbeitspunkten des gesamten stationären Be-
triebsbereiches. Empfohlen wird stattdessen allerdings vorzugsweise eine Motorlast-abhän-
gige Referenzwertbestimmung, die ebenfalls möglich ist, sobald der gesamte stationäre Be-
triebsbereich bekannt ist. Mit dieser halb-empirischen Form können alle Parameter eines Er-
satzbrennverlaufs-Modells berechnet werden. Das bedeutet, eine solche Parametrierung kann 
sowohl für alle noch fehlenden bzw. nicht anderweitig bestimmbaren Parameter der neuartigen 
Vibe-Vibe-Hyperbel-Ersatzbrennverläufe als auch für alle Parameter des konventionellen Dop-
pelvibe-Modells angewandt werden. 
Als zielführender Ansatz für die gesuchten Ersatzbrennverlaufsparameter auch hinsichtlich der 
Prädiktion des transienten Betriebs hat sich die Kopplung an die Einspritzparameter heraus-
gestellt. Bereits im Einspritzdatenmodell werden auf Basis von Bestromungsbeginn, -dauer 
und Raildruck die eingespritzte Kraftstoffmasse, der Spritzverzug und somit Brennbeginn so-
wie der Schließverzug und schließlich der Beginn der Ausbrandphase bestimmt. Die noch feh-
lenden Parameter der Ersatzbrennverlaufsmodellierung können, wie erwähnt, ebenfalls mit 
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der vom Steuergerät geregelten Bestromungsdauer verknüpft werden, sodass diese einer de-
finierbaren funktionalen Abhängigkeit folgen: 
 
𝑃𝑎𝑟𝑎𝑚𝑡𝑒𝑟𝑖,𝐸𝐵𝑉 = 𝑓(𝐵𝑒𝑠𝑡𝑟𝑜𝑚𝑢𝑛𝑔𝑠𝑑𝑎𝑢𝑒𝑟, 𝐵𝑒𝑠𝑡𝑟𝑜𝑚𝑢𝑛𝑔𝑠𝑏𝑒𝑔𝑖𝑛𝑛, 𝑅𝑎𝑖𝑙𝑑𝑟𝑢𝑐𝑘, 𝐷𝑟𝑒ℎ𝑧𝑎ℎ𝑙) (4.35) 

 
Für den Propellerbetrieb muss dazu außerdem die Motordrehzahl berücksichtigt werden, so-
dass damit die Berechnung der Parameter, die den Ersatzbrennverlauf beschreiben, komplet-
tiert werden kann. 
Zusammengefasst zum Ersatzbrennverlauf kann mit der beschriebenen Vorgehensweise bzw. 
Methode eine Vorhersagefähigkeit des Modells erreicht werden, bei der der Brennverlauf für 
Betriebsbereiche des Motors berechnet werden kann, die nicht aus Messdaten des stationären 
Betriebs bekannt sind. Insbesondere auch für den transienten Motorbetrieb, bei dem die mo-
torischen Randbedingungen von denen im stationären Motorbetrieb abweichen, können die 
jeweiligen Ersatzbrennverläufe aller einzelnen Arbeitsspiele in guter Näherung extrapoliert 
werden. Trotz einiger empirischer Restbestandteile, bei denen Messdaten zur Parametrierung 
notwendig sind, konnten bei diesem Modellierungsansatz physikalische Zusammenhänge ins-
besondere auch durch die Kopplung an die Ereigniskette der Kraftstoffeinspritzung und der 
Bestromungsdauer des kraftstoffeinspritzenden Injektors eingearbeitet werden. 

4.5.1.4 Diskussion zum verwendeten Verbrennungsmodell 

Das Verbrennungsmodell ist hauptentscheidend für die Genauigkeit zur Prädiktion von Kraft-
stoffverbrauch respektive Wirkungsgrad und Emissionen. Somit ergibt sich eine besondere 
Bedeutung dieses Teilmodells innerhalb der Innenprozessrechnung. Das Modell sollte einer-
seits so komplex wie nötig sein, um die Realität mit einer entsprechenden Genauigkeit abbil-
den zu können, anderseits aber so einfach wie möglich, um kurze Rechenzeiten zu ermögli-
chen. Daraus folgt ein Zielkonflikt, bei dem Kompromisse eingegangen werden müssen. 
Der Hintergrund einer möglichst exakten Abschätzung aller Phasen der Verbrennung mittels 
Ersatzbrennverlaufsmodell ist, dass der gesamte Brennverlauf möglichst realitätsnah für eine 
entsprechend ebenso genaue Berechnung des Zylinderinnendruckes, somit des indizierten 
Wirkungsgrades und schließlich des Kraftstoffverbrauches berechnet werden sollte. Ebenso 
folgen aus einer möglichst genauen Abbildung der Ausbrandphase Vorteile bei der Prädiktion 
der Abgastemperatur und Abgasenthalpie, die im Kontext eines Gesamtmotormodells wiede-
rum einen großen Einfluss auf die Berechnungsgrößen des Turboladers haben. Dieser liefert 
die motorischen Randbedingungen beim Ladungswechsel für den Innenprozess, wodurch sich 
eine Rückkoppelung ergibt, die insbesondere auch wichtig für die dynamischen Randbedin-
gungen im transienten Betrieb sind. Darüber hinaus ist der Ausbrandphase eine ebenso wich-
tige Rolle für die Berechnung der Rußemissionen zuzuschreiben. Während die Energieumset-
zung gegen Ende der Verbrennung abfällt, finden selbst bei sinkenden Gastemperaturen und 
verlangsamter Reaktionskinetik weiterhin Oxidationsprozesse des gebildeten Rußes statt. Die 
konventionellen Vibe-Verläufe suggerieren oftmals einen zu frühzeitigen Abfall der Energie-
umsatzrate auf das Nullniveau, welches infolgedessen zu einer Unterschätzung der Rußoxi-
dation und somit zur Überschätzung der Netto-Rußemission führt. Somit sind alle der drei ver-
schiedenen Teilphasen der Verbrennung von Bedeutung für eine adäquate Prädiktion der mo-
torischen Randbedingungen, des Kraftstoffverbrauches und der Schadstoffemissionen. 
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4.5.2 Rohemissions- und Schadstoffmodellierung 

In diesem Kapitel zur Modellierung der Rohabgasbestandteile wird die Bestimmung der Zu-
sammensetzung der Hauptkomponenten des Abgases und der Schadstoffe thematisiert. Bei 
der Prädiktion der Schadstoffemissionen liegt der Fokus auf der Stickoxid- und Rußberech-
nung. Schwefeloxide werden nicht berücksichtigt. Insbesondere für die Prädiktion der Stick-
oxide werden weitere Untermodelle benötigt, die die volumengemittelte Temperatur des ho-
mogenen Einzonenmodells des Systems Brennraum erweitern. Diese ebenfalls beschriebe-
nen so genannten Mehrzonenmodelle diskretisieren den Brennraum in mindestens zwei Ge-
biete unterschiedlicher Randbedingungen. 

4.5.2.1 Hauptkomponenten der Rohabgaszusammensetzung 

Um die komponentenweise Zusammensetzung des emittierten und im Abgaspfad befindlichen 
Rohabgases für deren Hauptbestandteile Stickstoff, Sauerstoff, Wasser und Kohlenstoffdioxid 
zu bestimmen, wird eine chemische Bruttoreaktionsgleichung verwendet. 
 

𝐶𝑥𝐻𝑦𝑂𝑧 + 𝜆 ∙ 𝑎 (𝑂2 +
𝜓𝑁2
𝜓𝑂2

𝑁2) ⇒ 𝑥𝐶𝑂2 +
𝑦

2
𝐻2𝑂 + (𝜆 − 1)𝑎𝑂2 + 𝜆 ∙ 𝑎

𝜓𝑁2
𝜓𝑂2

𝑁2   𝑚𝑖𝑡 𝑎 = 𝑥 +
𝑦

4
−
𝑧

2
 (4.36) 

 
Diese beinhaltet auf Seiten der Edukte die Kraftstoffzusammensetzung CxHyOz auf Basis einer 
Elementaranalyse für die Anteile an atomarem Kohlenstoff, Wasserstoff und Sauerstoff sowie 
die Zusammensetzung der Ladeluft in Abhängigkeit des Luftverhältnisses und der Molanteile 
der Ladeluft 𝜓𝑖. Die Reaktionsprodukte sind Kohlenstoffdioxid und Wasser, zu denen der Rest-
sauerstoff und Stickstoff hinzukommen. Die letztgenannte Komponente wird inert ebenso mit-
geführt wie Restabgas aus rückgeführtem Abgas oder aus einem unvollständigen Ladungs-
wechsel, wobei der Restgasanteil in der angeführten Gleichung nicht berücksichtigt ist. 
In der ursprünglichen Standardbibliothek der verwendeten Simulationsumgebung, wird das 
Medium Abgas als Einkomponentenstoff betrachtet und die Stoffdaten von Luft herangezogen. 
Dies stellt eine sehr starke und ungenaue Vereinfachung dar, da die dieselmotorische Ver-
brennung und die Zusammensetzung des Abgases stark vom Luftkraftstoffverhältnis abhän-
gen. Mit der Implementierung der Berechnung der genauen, komponentenweisen Abgaszu-
sammensetzung wurde die herkömmliche Modellbibliothek überarbeitet und das Prozessmo-
dell somit grundlegend verbessert. Die Abgaszusammensetzung ist neben der Bedeutung für 
den Ausstoß an Abgasrohemissionen wichtig zur Berechnung der Gaskalorik des Abgases 
und schließlich der Abgastemperatur, die wiederum in den abgasführenden Komponentenmo-
dellen wie dem Turboladermodell von großer Relevanz sind. 

4.5.2.2 Mehrzonenmodell für die Schadstoffberechnung 

Im Innenprozessmodell ist ein Zweizonenmodell auf empirischer Basis implementiert, welches 
das System Brennraum in eine unverbrannte und eine verbrannte Zone des Kraftstoff-Luft-
Gemisches unterteilt. Dieses basiert im Wesentlichen auf den Ansätzen von Heider [74], wurde 
jedoch durch einige Modifikationen angepasst. Alternative Ansätze zur Unterteilung des 
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Brennraumes in mehrere Zonen sind beispielsweise [76], [88], [73] und wurden im Grundla-
genkapitel beschrieben. Die Anpassungen im Vergleich zum ursprünglichen Modell im Rah-
men dieser Arbeit umfassen die Einbeziehung des Luftverhältnisses und eine differenzierte 
Berücksichtigung der unterschiedlichen Phasen der Verbrennung, was durch das verwendete, 
zuvor beschriebene Ersatzbrennverlaufsmodell, bei dem ebenfalls eine Unterteilung in die 
charakteristischen Verbrennungsphasen vorliegt, sehr gut möglich ist. 
Der ursprüngliche Ansatz von Heider [74] basiert für die Modellierung der zwei Zonen auf den 
nachfolgend ausgeführten Annahmen. Die Massenbilanz ebenso wie das entsprechend ein-
genommene Volumen im Brennraum entspricht den Gleichungen 
 

 𝑚𝑍𝑦𝑙(𝜑) = 𝑚𝑍,𝑣𝑒𝑟.(𝜑) +𝑚𝑍,𝑢𝑛𝑣.(𝜑)       𝑢𝑛𝑑    𝑉𝑍𝑦𝑙(𝜑) = 𝑉𝑍,𝑣𝑒𝑟.(𝜑) + 𝑉𝑍,𝑢𝑛𝑣.(𝜑),   (4.37) 
 
welche die kurbelwinkelabhängige Gesamtmasse im Zylinder mZyl in die Massenanteile der 
verbrannten Zone mZ,ver. und die unverbrannte Zone mZ,unv. bzw. analog das Volumen untertei-
len. Die Masse der verbrannten Zone ergibt sich ab Brennbeginn über die verbrannte Kraft-
stoffmasse mKraftstoff, welche beispielsweise über die Brennrate des Ersatzbrennverlaufsmo-
dells bekannt ist und dem dazugehörigen Luftanteil. Hinzukommt ggf. die Restgasmasse mRG. 
 

𝑚𝑍,𝑣𝑒𝑟.(𝜑) = 𝑚𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡𝑠𝑡𝑜𝑓𝑓(𝜑) ∙ (1 + 𝜆0 ∙ 𝐿𝑚𝑖𝑛) + 𝑚𝑅𝐺       𝑚𝑖𝑡    𝑚𝐵(𝜑) =
1

𝐻𝑢
∫

𝛿𝑄𝐵,𝑖
𝑑𝜑

𝑑𝜑   
𝑉𝐵+𝐵𝐷

𝑉𝐵

 (4.38) 

 
Der Massen- und Wärmetransport zwischen den beiden Zonen wird nicht explizit modelliert. 
Der Zylinderdruck im gesamten Brennraum ist homogen. Der Temperaturunterschied zwi-
schen den beiden Zonen wird mit Hilfe einer empirischen Funktion B beschrieben. 
 

𝑇𝑍,𝑣𝑒𝑟.(𝜑) − 𝑇𝑍,𝑢𝑛𝑣.(𝜑) = 𝐵(𝜑) ∙ 𝐴 ∙ 𝐿(𝜆𝑔𝑙)       𝑚𝑖𝑡    𝐿(𝜆𝑔𝑙) =
1,2 + (𝜆𝑔𝑙 − 1,2)

𝐶𝑔𝑙

2,2 𝜆0
   (4.39) 

 
Der Parameter A ist ein Kalibrierungsfaktor, der mit Hilfe von Messdaten angepasst werden 
sollte. Diese Daten können beispielsweise Stickoxidemissionen sein. Der Faktor L ist abhängig 
vom globalen Luftverhältnis und dem Parameter Cgl, der je nach Motorbauart definiert ist. Die 
empirische Funktion B wird kurbelwinkelabhängig beschrieben über 
 

𝐵(𝜑) =
𝐾 − ∫ (𝑝(𝜑) − 𝑝0(𝜑)) ∙ 𝑚𝑍,𝑣𝑒𝑟.(𝜑)𝑑𝜑

𝜑

𝑉𝐵

𝐾
        𝑚𝑖𝑡   𝐾 = ∫ (𝑝(𝜑) − 𝑝0(𝜑)) ∙ 𝑚𝑍,𝑣𝑒𝑟.(𝜑)𝑑𝜑,

𝐴Ö

𝑉𝐵

  (4.40) 

 
wobei der Wert K das Integral vollständig vom Brennbeginn bis zum Öffnen der Auslassventile 
löst. Das über diese Funktion abgebildete Verhalten soll den Fortschritt der turbulenten Ver-
mischung beider Zonen modellieren, der durch das Verhältnis der Druckkurve während des 
geschleppten und des befeuerten Motorbetriebs dargestellt wird. Die Temperaturdifferenz bei-
der Zonen ist somit zu Beginn der Verbrennung maximal und sinkt auf null, bis sich die Aus-
lassventile öffnen. Mit Hilfe der thermischen Zustandsgleichung kann zunächst die Temperatur 
der unverbrannten Zone auf Basis der volumengemittelten Temperatur und anschließend die 
Temperatur der verbrannten Zone über Gleichung 4.39 berechnet werden. 
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Gegenüber diesem ursprünglichen Modellansatz wurden einige Modifikationen vorgenommen, 
die beinhalten, dass für die vorgemischte Phase der Verbrennung und für die diffusionsge-
steuerte Phase unterschiedliche Werte für den Kalibrierungsparameter A verwendet werden. 
Somit ist es möglich, unterschiedliche Startbedingungen für beide Brennphasen vorzugeben, 
aus denen im Zweizonenmodell die Temperatur der verbrannten Zone resultiert. Die Tempe-
ratur dieser Reaktionszone wirkt sich maßgeblich auf die Bildung thermischer Stickoxide aus. 
 
Die Premixed-Phase umfasst nach neueren Erkenntnissen eine geringere Bildungsrate von 
Stickoxiden als die diffusionsgesteuerte Phase. Das bestätigen Najar et al. [108], die die mi-
schungskontrollierte Brennphase in 3D-CFD-Simulationen als dominierend bei der thermi-
schen NO-Bildung identifiziert haben. Entscheidend ist dafür neben der lokalen Temperatur in 
der Reaktionszone die ebenso für die Stickoxidbildung wichtige lokale Konzentration an freiem 
Sauerstoff. 
Die Hypothese ist, dass sich diese Bedingungen je nach Brennphase unterscheiden. So wer-
den zwar auch in der vorgemischte Phase ebenso wie in der diffusionsgesteuerten Phase lokal 
hohe Temperaturen in der Reaktionszone nach der Flammenfront erreicht, allerdings ist die 
lokal verfügbare Konzentration an Sauerstoff geringer. Während der vorgemischten Phase ist 
die Flammenfront kleiner ausgebildet, meist vom Einspritzstrahl eingeschlossen und die Luf-
terfassung ist stark limitiert. Anders stellt sich dies bei der mischungskontrollierten Phase dar, 
bei der fortwährend in eine größere Flammenfrontfläche eingespritzt wird und die Lufterfas-
sung an den Randzonen besser funktioniert. An diesen Randzonen hinter der Flammenfront 
ist das Potential der Stickoxidbildung somit am größten, da neben der hohen Temperatur auch 
die notwendigen Sauerstoff- und Stickstoffkonzentrationen vorliegen. Die lokalen Spezieskon-
zentrationen können jedoch in diesem Mehrzonenansatz nicht berücksichtigt werden. Als Er-
satz zur Berücksichtigung aller genannten Randbedingungen, die das Potential zur Stick-
oxidbildung beschreiben, werden diese in der Wahl des Kalibrierungsfaktors A vereint, der 
eigentlich die Starttemperatur der Zonen skaliert. 
Im Resultat werden mit dieser Unterscheidung im Prinzip drei Temperaturzonen geschaffen: 
die der unverbrannten Zone, die der verbrannten Zone der vorgemischten Phase und die der 
mischungskontrollierten Phase. Vom Brennbeginn der vorgemischten gilt bis zum Brennbe-
ginn der mischungskontrollierten Phase: 
 

𝐴 = 𝐴𝑝𝑟𝑒𝑚𝑖𝑥𝑒𝑑 = 𝑓(𝜏𝑍𝑣)      ∀ 𝑉𝐵1 ≤ 𝜑 ≤ 𝑉𝐵2 . (4.41) 
 
Die Hypothese zur Berücksichtigung der Zeitskala des Zündverzugs 𝜏𝑍𝑣 ist, dass, je größer 
die Zeitspanne für die Mischung mit der Ladeluft ist, desto potentiell mehr freier Sauerstoff 
steht zur Verfügung, welcher neben hohen Temperaturen für die Stickoxidbildung maßgeblich 
ist. Ab Beginn der mischungskontrollierten Phase ergibt sich der Kalibrierungsfaktor in Abhän-
gigkeit des Luftverhältnisses: 
 

𝐴 = 𝐴𝑚𝑖𝑠𝑐ℎ𝑢𝑛𝑔𝑠𝑘𝑜𝑛𝑡𝑟𝑜𝑙𝑙𝑖𝑒𝑟𝑡 = 𝑓(𝜆)      ∀ 𝑉𝐵2 ≤ 𝜑 ≤ 𝐵𝐸 (4.42) 
 
Damit betreffen die Änderungen in der Temperaturzone der mischungskontrollierten Brenn-
phase die Berücksichtigung eines erweiterten Bereiches des Luftverhältnisses, da im transien-
ten Betrieb ein weitgefassterer Gültigkeitsbereich abgedeckt werden muss als im Stationärbe-
trieb, für den das ursprüngliche Modell entwickelt wurde. Dabei wird die im Grundlagenkapitel 
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2.3.7 dargelegte Korrelation der Stickoxidkonzentrationen in Abhängigkeit des Luftverhältnis-
ses für die Bedingungen der dieselmotorischen Verbrennung berücksichtigt. Es sei angemerkt, 
dass diese Unterscheidung zwischen den Brennphasen für den Parameter A lediglich für die 
Berechnung der Temperatur der verbrannten Zone angewandt wird. In der Temperaturberech-
nung der unverbrannten Zone bleibt dieser konstant. 

4.5.2.3 Thermische Stickoxide 

Die Implementierung zur Stickoxid-Prädiktion basiert auf der Berechnung des Anteils des ther-
mischen Stickstoffmonoxids. Andere neben den thermisch bedingten Anteilen der Stickoxide-
missionen wie das prompt NO oder das Kraftstoff-NO werden aus den im Grundlagenkapitel 
2.5.4.1 dargelegten Gründen nicht im aktuellen Modellstand berücksichtigt. Die Basis stellt der 
reaktionskinetische Ansatz des erweiterten Zeldovich-Mechanismus [78] dar, dessen ver-
schiedene Elementarreaktionen nachfolgend aufgeführt sind. 
 

Elementarreaktion Geschwindigkeitskonstanten  

𝑶̇ + 𝑵𝟐
𝒌𝟏
↔𝑵𝑶+ 𝑵̇ 

𝑘1,𝑣𝑜𝑟𝑤. = 7,6 ∙ 10
13 ∙ 𝑒− 

38000
𝑇   [

𝑐𝑚³

𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑠
] (4.43) 

𝑘1,𝑟ü𝑐𝑘. = 1,6 ∙ 10
13   [

𝑐𝑚³

𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑠
] (4.44) 

𝑵̇ + 𝑶𝟐
𝒌𝟐
↔𝑵𝑶+ 𝑶̇ 

𝑘2,𝑣𝑜𝑟𝑤. = 𝑇 ∙ 6,4 ∙ 10
9 ∙ 𝑒− 

3150
𝑇   [

𝑐𝑚³

𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑠
] (4.45) 

𝑘2,𝑟ü𝑐𝑘. = 𝑇 ∙ 1,5 ∙ 10
9 ∙ 𝑒− 

19500
𝑇   [

𝑐𝑚³

𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑠
] (4.46) 

𝑵̇ + 𝑶𝑯
𝒌𝟑
↔𝑵𝑶+ 𝑯̇ 

𝑘3,𝑣𝑜𝑟𝑤. = 4,1 ∙ 10
13   [

𝑐𝑚³

𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑠
] (4.47) 

𝑘3,𝑟ü𝑐𝑘. = 2,0 ∙ 10
14   [

𝑐𝑚³

𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑠
] (4.48) 

 
Die entscheidend beteiligte Zustandsgröße zur Bildung des thermischen NO ist die Tempera-
tur der verbrannten Zone, welche das zuvor genannte Zweizonenmodell liefert. Zu den einzel-
nen Elementarreaktionen wird jeweils eine Hin- und Rückreaktion mit entsprechend zu berech-
nender Geschwindigkeitskonstante mittels Arrhenius-Ansatz berücksichtigt, für deren detail-
liertere Hintergründe ebenfalls auf das Grundlagenkapitel verwiesen wird. Daraus kann eine 
Ratengleichung zusammengefasst werden. 
 

𝑑[𝑁𝑂]

𝑑𝑡
= 𝑘1,𝑣𝑜𝑟𝑤.[𝑁2][𝑂] + 𝑘2,𝑣𝑜𝑟𝑤.[𝑂2][𝑁] + 𝑘3,𝑣𝑜𝑟𝑤.[𝑂𝐻][𝑁] 

               −𝑘1,𝑟ü𝑐𝑘.[𝑁𝑂][𝑁] − 𝑘2,𝑟ü𝑐𝑘.[𝑁𝑂][𝑂] − 𝑘3,𝑟ü𝑐𝑘.[𝑁𝑂][𝐻] 
(4.49) 

 
Bei Verwendung des Zwei- oder Mehrzonenansatzes gilt die Annahme, dass die thermische 
Stickoxidbildung nur in der verbrannten Zone stattfindet, da nur dort die notwendigen hohen 
Temperaturbedingungen vorherrschen. Zur Bestimmung der Konzentrationen von N, O, OH 
und H können tabellierte Ergebnisse einer Gleichgewichtschemie herangezogen werden, die 
zuvor in einem nicht-linearen Gleichungssystem gelöst werden müssen und für die beispiels-
weise in [127] und [89] mögliche Reaktionsschemata gegeben werden. Die Autoren weisen 

Tabelle 4-4: Überblick über die Elementarreaktionen der thermischen Stickoxidbildung des erweiterten 
Zeldovich-Mechanismus inklusive Geschwindigkeitskonstanten für Hin- und Rückreaktionen [158] 
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auch die Voraussetzung für die darin beteiligten Reaktionen nach, dass die Chemie der moto-
rischen Verbrennung sehr viel schneller als die sich ändernden Randbedingungen wie Tem-
peratur und Druck abläuft. 
Neben diesem reaktionskinetischen Ansatz kann darüber hinaus auch eine vereinfachte Form 
als Gesamt-Bildungsrate für das Innenprozessmodell verwendet werden, womit sich der erfor-
derliche Rechenaufwand reduziert. Dazu werden gemäß [151] verschiedene Annahmen ge-
troffen: Die erste Elementarreaktion wird als ratenbestimmend angesehen, da für diese auf-
grund der N2-Dreifachbindung eine hohe Aktivierungsenergie erforderlich ist. Die jeweiligen 
nur gering auftretenden Rückreaktionen werden vernachlässigt. Die Sauerstoffkonzentration 
in der Reaktionszone wird vereinfacht angenähert und eine konstante Konzentration atomaren 
Stickstoffs angenommen. Nach [151] und [158] lässt sich folgende Ratengleichung unter den 
genannten Annahmen aus dem Zeldovich-Mechanismus ableiten: 
 

𝑑[𝑁𝑂]

𝑑𝑡
= 𝐴𝑁𝑂[𝑁2][𝑂2]

0,5 ∙ 𝑒− 
67837
𝑇  . (4.50) 

 
Der pre-exponentielle Faktor ANO wird in [151] als Wert von 4,7 ∙ 1013 gegeben, in [158] jedoch 
außerdem mit einer Temperaturabhängigkeit versehen. Neben dem sehr geringen Rechen-
aufwand ist der Vorteil, dass die Gleichgewichtschemie nicht benötigt wird. Nachteilig ist die 
Vernachlässigung der Rückreaktionen, was dazu führt, dass die auf diese Weise berechneten 
Stickoxidemissionen tendenziell leicht überschätzt werden [151]. 
 

4.5.2.4 Rußemissionen 

Die Ruß-Berechnung wird mittels eines Zwei-Pfad-Modellansatzes durchgeführt, der zwischen 
einem Bildungs- und Oxidationspfad des Rußes unterscheidet. Von diesem Zwei-Schritt-Mo-
dellansatz, ursprünglich beschrieben in [95], gibt es in der Literatur viele Varianten und Deri-
vate. Die Oxidation des Rußes hängt dabei von der aktuellen Rußmasse mRuß ab. Die resultie-
rende Größe zur Ruß-Prädiktion ist schließlich die Netto-Rate, die sich als Differenz von Ruß-
bildung und -oxidation ergibt, wie aus nachfolgendem Schema ersichtlich: 
 

Ä𝑛𝑑𝑒𝑟𝑢𝑛𝑔 𝑑𝑒𝑟 𝑁𝑒𝑡𝑡𝑜 − 𝑅𝑢ß𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒:            
𝑑𝑚Ruß
𝑑𝑡

=
𝑑𝑚Ruß,Bildung

𝑑𝑡
−
𝑑𝑚Ruß,Oxidation

𝑑𝑡
 (4.51) 

 
Für die Bildung wird die aktuell an der Verbrennung teilnehmende Kraftstoffmasse 𝑚Kraftstoff, 
der Zylinderdruck p, für die hier aufgeführte Ordnung von 0,5 angegeben in bar, und über eine 
Arrhenius-Form die Brennraumtemperatur T in Kelvin benötigt, während ABildung eine kalibrier-
bare Modellkonstante darstellt. 
 

𝑅𝑢ß𝑏𝑖𝑙𝑑𝑢𝑛𝑔:            
𝑑𝑚Ruß,Bildung

𝑑𝑡
= 𝐴Ruß,Bildung ∙ 𝑚Kraftstoff ∙ 𝑝

0,5 ∙ 𝑒−
𝐸𝐴
𝑅∙𝑇 (4.52) 

 

𝑅𝑢ß𝑜𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛:            
𝑑𝑚Ruß,Oxidation

𝑑𝑡
=
6 ∙ 𝑚Ruß ∙ 𝑅̇NSC
𝜌Ruß ∙ 𝑑Ruß

 (4.53) 
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Der Oxidationspfad wird im Gegensatz zum ursprünglichen Zwei-Pfad-Ansatz etwas umfäng-
licher modelliert und hat, beschrieben von Patterson et al. [140], eine ähnliche Popularität er-
reicht. Als Erweiterung dieser aus der Literatur bekannten Modelle wird im implementierten 
Modellansatz außerdem die unterschiedliche Größenverteilung der Partikel einbezogen. Das 
heißt, dass für den Partikeldurchmessers dRuß statt der bisherigen Annahme eines konstanten 
mittleren Wertes eine Korrelation abhängig vom Luftverhältnis verwendet wird, welche auf den 
vorliegenden experimentellen Messdaten basiert. Hinzukommt die Dichte 𝜌𝑅𝑢ß, die sich an der 
von Kohlenstoff orientiert und die Reaktionsrate 𝑅̇𝑁𝑆𝐶, welche sich über die Molare Masse von 
Kohlenstoff MC, den Partialdruck des Sauerstoffs im Brennraum 𝑝𝑂2  und einigen Geschwindig-
keitskonstanten definiert. 
 

𝑅̇𝑁𝑆𝐶 = 𝑀𝐶 [
𝑘𝐴 ∙ 𝑝𝑂2

1 + 𝑘𝑍 ∙ 𝑝𝑂2
∙ 𝑥𝐴 + 𝑘𝐵 ∙ 𝑝𝑂2(1 − 𝑥𝐴)]     [

𝑔

𝑐𝑚² ∙ 𝑠
]               𝑚𝑖𝑡     𝑥𝐴 = [1 +

𝑘𝐴
𝑘𝐵 ∙ 𝑝𝑂2

]

−1

 (4.54) 

 

𝐴𝑆𝑖𝑡𝑒 + 𝑂2(𝑔)
𝑘𝐴
→ 𝑆𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒 𝑜𝑥𝑖𝑑𝑒 𝑘𝐴 = 20 ∙ 𝑒

−
15100
𝑇   [

𝑔

𝑐𝑚² ∙ 𝑠 ∙ 𝑎𝑡𝑚
] (4.55) 

 

𝑆𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒 𝑜𝑥𝑖𝑑𝑒
𝑘𝐴 𝑘𝑍⁄
→    2𝐶𝑂(𝑔) + 𝐴𝑆𝑖𝑡𝑒 𝑘𝑍 = 21,3 ∙ 𝑒

2060
𝑇   [

1

𝑎𝑡𝑚
] (4.56) 

 

𝐵𝑆𝑖𝑡𝑒 +𝑂2(𝑔)
𝑘𝐵
→ 2𝐶𝑂(𝑔) + 𝐴𝑆𝑖𝑡𝑒 𝑘𝐵 = 4.46 ∙ 10

−3 ∙ 𝑒−
7640
𝑇   [

𝑔

𝑐𝑚² ∙ 𝑠 ∙ 𝑎𝑡𝑚
] (4.57) 

 

𝐴𝑆𝑖𝑡𝑒
𝑘𝑇
→ 𝐵𝑆𝑖𝑡𝑒 𝑘𝑇 = 1,15 ∙ 10

5 ∙ 𝑒−
48800
𝑇   [

𝑔

𝑐𝑚² ∙ 𝑠
] (4.58) 

 
Namensgebend für diese NSC-Oxidationsrate sind Nagle und Strickland-Constable, welche in 
ihren Untersuchungen und dem daraus hervorgegangenen Modellansatz [97] zum einen in 
bedeutend reaktivere Gebiete ASite und zum anderen in wenig reaktive Gebiete BSite der Ruß-
partikel unterteilen. 
Das zuvor vorgestellte, aus der Literatur bekannte Modell [140] ist für den stationären Motor-
betrieb konzipiert und kann für diesen bekannten Betriebsbereich auch zufriedenstellend kali-
briert werden. Für den transienten Motorbetrieb allerdings müssen zusätzliche Erweiterungen 
des Modells vorgenommen werden, die weitere zum Stationärbetrieb geänderte Randbedin-
gungen des transienten Betriebs berücksichtigen, die bisher nicht bzw. nicht ausreichend in 
das Modell eingeflossen sind. Einen guten Anhaltspunkt dazu liefert die Arbeitsgruppe von 
Boulouchous [98], der, ebenso wie in [96], neben einer sogenannten „charakteristischen Mi-
schungszeit“ weitere im dynamischen Betrieb abweichende Randbedingungen skaliert, die 
den thermischen Zustand im Brennraum zum Anfang der Hochdruckphase und während der 
Verbrennung genauer abschätzen kann. 
 
Aus den experimentellen Untersuchungen zur Partikelgrößenverteilung wurde die erste Erwei-
terung des Rußmodells als Korrelationsfunktion abgeleitet: 
 

𝑑𝑅𝑢ß,𝑠𝑡𝑎𝑡. = 𝑓(𝜆𝑔𝑙) = 170 ∙ 𝜆𝑔𝑙
−2,2 + 10   𝑜𝑑𝑒𝑟    𝑑𝑅𝑢ß,𝑑𝑦𝑛. = 𝑓(𝜆𝑔𝑙) =

600

𝜆𝑔𝑙
3,2 + 9

+ 11 (4.59) 

 
Darin wird der Partikeldurchmesser in Abhängigkeit des globalen Luftverhältnisses bestimm-
bar. Die erstgenannte Gleichung für dRuß,stat. gibt den Trendkurvenverlauf aus Abbildung 3.14 
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des Messdatenkapitels 3.4.5 am besten wieder, während sich die zweite Gleichung für dRuß,dyn. 

besser für den transienten Motorbetrieb eignet. Für diesen muss ein größerer Bereich des 
Luftverhältnisses plausibel abgedeckt werden. Die Stationärdatenkorrelation würde die mitt-
lere Partikelgröße ansonsten im stöchiometrischen und mageren Bereich stark überschätzen, 
wobei der maximale mittlere Partikeldurchmesser anhand der Messdaten auch im transienten 
Betrieb nicht über 80 nm lag. 
 
Die zweite Erweiterung zielt darauf ab, dass ein hoher Luftüberschuss, vorausgesetzt einer 
schnellen Mischung aufgrund der Brennraumturbulenz, für eine Temperatur der Oxidationszo-
nen verantwortlich ist, die unterhalb der volumengemittelten Brennraumtemperatur liegen 
kann: 
 

𝑇𝑂𝑥𝑖𝑑𝑎𝑡𝑖𝑜𝑛 = 𝑓(𝜆𝑔𝑙) = 𝑚𝑎𝑥 (𝑇𝑚 ∙ 0.92
𝜆𝑔𝑙−3, 𝑇𝑢𝑛𝑣.)       ∀ 𝜆𝑔𝑙 ≥ 3 (4.60) 

 
Diese Temperatur ist abhängig vom globalen Luftverhältnis, kann jedoch nicht niedriger sein 
als die Temperatur der unverbrannten Zone Tunv.. Hiermit soll nochmals berücksichtigt werden, 
dass bekanntlich mit fallenden Temperaturen auch die Oxidationsrate sinkt. Dies wird insbe-
sondere für sehr magere Betriebsbereiche wie dem Niedrigstlastbereich im Generatorbetrieb 
relevant oder auch für starke negative Lastgradienten des transienten Betriebs. 
 
Die dritte Erweiterung wurde speziell für den transienten Betrieb implementiert: 
 

𝐶𝜆 = (𝑒
1,5−𝜆𝑔𝑙)

𝐶𝑒
    ∀ 𝜆𝑔𝑙 < 1,5    𝑢𝑛𝑑    𝐶𝑑𝜆 = (𝑒

−(
𝑑𝜆𝑔𝑙
𝑑𝑡

+0,1)

𝐶𝑑

   ∀
𝑑𝜆𝑔𝑙

𝑑𝑡
≤ −0,1 ⋀  𝜆𝑔𝑙 < 1,7 (4.61) 

 
Ein möglicher Grund für einen höheren Rußausstoß ist die Annäherung bzw. Unterschreitung 
der Rußgrenze, welches der Faktor 𝐶𝜆 für Betriebsbereiche unterhalb eines globalen Luftver-
hältnisses von 1,5 in das transiente Rußmodell einbringt. Ebenso wird ab einem ähnlich nied-
rigen Luftverhältnis eine schnelle Änderung dieser Brennraumbedingungen entsprechend im 
Modell durch den Faktor 𝐶𝑑𝜆 gewichtet, wobei der Gradient 𝑑𝜆𝑔𝑙

𝑑𝑡
 die zeitliche Änderung des 

Luftverhältnisses darstellt. Die Modellkonstanten Ce und Cd dienen der Kalibrierung. 
 
 

4.6 Reglerarchitektur des Motorprozessmodells 

Die Reglerarchitektur des Motors ist im Prozessmodell durch eine Struktur umgesetzt worden, 
die neben dem Prozessmodell zum Gesamtsystem Motor unterscheidet in das Motorsteuer-
gerät, die Prüfstandssteuerung und die Lastregelung am Dynamometer (vlg. Abbildung 4-13). 
Im Motorsteuergerät wird die Mengenregelung zur Kraftstoffeinspritzung bzw. zur Bestro-
mungsdauer des kraftstoffeinspritzenden Injektors realisiert sowie der Bestromungsbeginn 
hinterlegt, welcher den Beginn der Kraftstoffeinspritzung definiert. Die Prüfstandssteuerung 
überträgt im Wesentlichen die gewünschte bzw. angeforderte Last an die weiteren Kompo-
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nenten. Die Lastregelung am Dynamometer liefert das Gegen- bzw. Bremsmoment zum Mo-
tordrehmoment. Alle genannten Komponenten sind jeweils untereinander schnittstellverbun-
den mit dem Prozessmodell des Gesamtsystems Motor. 
 

 

In der Prüfstandssteuerung wird der Lastpunkt oder der Lastverlauf definiert. Im Realbetrieb 
außerhalb der Prüfstandsumgebung und an einem Schiffsmaschinensimulator ergibt sich 
diese Lastanforderung als Fahrerwunsch, welcher beim Schiff auf der Brücke die Fahrhebel-
stellung oder beim Auto die Fahrpedalstellung darstellt. Das in eine Lastanforderung über-
setzte Signal wird zur Lastregelung des Dynamometers übertragen. Am Dynamometer wird 
das je nach Betriebsmodus ggf. drehzahlabhängige Bremsmoment als Motorlast bzw. als Ge-
genpart zum Motordrehmoment eingestellt. Das Bremsmoment wird hierbei für die geforderte 
Drehzahl entsprechend des vergleichbaren Schiffsmaschinenbetriebes eingestellt, welches 
nach den zwei grundlegenden Prinzipien des Generator- bzw. Propellerbetriebs unterschieden 
werden kann. Der Generatorbetrieb ist gekennzeichnet durch eine im Wesentlichen lastunab-
hängige, konstante Drehzahl wie bei dieselelektrischen Antrieben. Beim Propellerbetrieb sind 
Drehzahl und Last miteinander gekoppelt, sodass je Last eine spezifische Drehzahl zuzuord-
nen ist wie bei einem Festpropeller. Weitere Betriebsmodi wie der Kombinatorbetrieb werden 
aktuell nicht berücksichtigt. Im Motorsteuergerät wird schließlich die eigentliche Lastregelung 
vollzogen, welches anhand des in nachfolgend vereinfacht dargestellten Schemas abläuft und 
stellvertretend für alle anderen Regler die grundlegende Vorgehensweise der Regelung skiz-
zieren soll. 
 

 

Die Lastanforderung ist eine Nutzervorgabe bzw. eine Eingabegröße, die sich je nach Gene-
rator- oder Propellerbetrieb aus Drehmoment und Drehzahl ergibt und stellt den Lastsollwert 
dar. Die aktuelle Last als Istwert wird mit dem Sollwert der Lastanforderung verglichen und bei 
einer Abweichung durch die im Regler definierten Stellgrößen nachjustiert. Stellgrößen sind 
hierbei die Einspritzmasse bzw. die Bestromungsdauer des kraftstoffeinspritzenden Injektors. 
Somit ist eine Mengenregelung implementiert. Die Größen Bestromungsdauer und -beginn 
sind außerdem mit dem Ersatzbrennverlaufsmodell gekoppelt und beeinflussen wesentlich 
den Ablauf der Verbrennung und somit den thermischen Wirkungsgrad und die Emissionen. 

Dynamometer
(Lastregelung)

Prüfstandssteuerung
(Lastanforderung) Motorsteuergerät

Gesamtsystem: Motor

Mechanische 
Kopplung

ECU
DYNO

- Regler Regelstrecke

Messwert: Dynamometer

Sollwert: Last
Regelab-
weichung

Rückführung

Stellgrößen:
Bspw. Einspritzmasse
oder Bestromungsdauer

Störgrößen

Istwert: Last

Abbildung 4-13: Reglerarchitektur mit Motorsteuergerät, Prüfsstandsteuerung, Lastregelung bzw. Dy-
namometer schnittstellenverbunden mit dem Modell des Gesamtsystems Motor 

Abbildung 4-14: Vereinfachtes Schema der Lastregelung im Motorsteuergerät 
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4.7 Thermisches Netzwerk 

Das thermische Netzwerk verknüpft einen Großteil der am Motorprozess beteiligten Kompo-
nenten, welche insbesondere für den Motorinnenprozess und die Turboaufladung relevant 
sind in Form ihrer Komponententemperaturen, der Medientemperaturen und des Wärmetrans-
ports untereinander. Als Komponenten seien insbesondere die brennraumumgebenden Bau-
teile des Kolbens, der Laufbuchse, der Ein- und Auslassventile und des Zylinderkopfs genannt. 
Im Zylinderkopf werden außerdem der Einlass- und Auslasskanal als Teil der Ladeluft- und 
Abgasstrecke integriert. Demzufolge sind die Medientemperaturen der Ladeluft im Luftpfad 
und die des Abgases im Abgaspfad zusätzlich zur Gastemperatur im Brennraum bedeutsam. 
Außerdem werden die Kühlwasser- und die Schmieröltemperatur einbezogen. 
Als im thermischen Netzwerk hauptsächlich berücksichtigte Mechanismen des Wärmetrans-
ports sind die Wärmeleitung und der konvektive Wärmeübergang zwischen einem Festkörper 
und einem Fluid zu nennen. Der Anteil der Strahlung wird im Wandwärmeübergang von Brenn-
raumgas zu Brennraumwände je nach verwendetem Wandwärmeübergangsmodell [121-124] 
hinzugezogen. Die Temperaturverteilung innerhalb der Komponenten wird nicht örtlich aufge-
löst. Stattdessen wird ein Ansatz zur Ermittlung der massengemittelten Temperatur genutzt, 
welcher nachfolgend am Beispiel für eine ebene Wand mit zwei wandseitig angrenzenden 
Fluiden inklusive der zugrundeliegenden Gleichungen erläutert wird. 
 

 
Abbildung 4-15: Instationäres Wandtemperatur-

modell mit mittlerer Komponententemperatur 

𝜌 ∙ 𝐴 ∙ 𝑑 ∙ 𝑐 ∙
𝑑𝑇𝑚
𝑑𝑡

=
𝛿𝑄1
𝑑𝑡
−
𝛿𝑄2
𝑑𝑡

 
(4.62) 

𝛿𝑄1
𝑑𝑡

= 𝛼1 ∙ 𝐴 ∙ (𝑇𝐹𝑙𝑢𝑖𝑑,1 − 𝑇𝑊𝑎𝑛𝑑,1) (4.63) 

𝛿𝑄2
𝑑𝑡

= 𝛼2 ∙ 𝐴 ∙ (𝑇𝑊𝑎𝑛𝑑,2 − 𝑇𝐹𝑙𝑢𝑖𝑑,2)  

𝑚𝑖𝑡 𝛼𝑖 =
𝜆𝐹
𝑑
∙ 𝑁𝑢    𝑢𝑛𝑑  𝑁𝑢 = 𝑓( 𝑅𝑒, 𝑃𝑟) (4.64) 

𝛿𝑄𝐿
𝑑𝑡

=
𝜆𝐹 ∙ 𝐴

𝑑
∙ (𝑇𝑊𝑎𝑛𝑑,1 − 𝑇𝑊𝑎𝑛𝑑,2) (4.65) 

Die Änderung der mittleren Wandtemperatur 𝑇𝑚 des Festkörpers ergibt sich aus den Wärme-
strömen 𝛿𝑄𝑖 𝑑𝑡⁄  der beiden Wände in Abhängigkeit der physikalischen Eigenschaften zur Wär-
mekapazität c, der Dichte ρ und der Wärmeleitfähigkeit 𝜆 F sowie der geometrischen Daten zur 
Wanddicke d und der Wandoberfläche A. Der Wandwärmestrom an der Grenzschicht der Kon-
taktfläche von Wand und Fluid ist außerdem abhängig von der Differenz der Kontaktwandtem-
peratur und der Fluidtemperatur in ausreichendem Abstand von der Temperaturgrenzschicht 
sowie dem mittleren Wandwärmeübergangskoeffizienten 𝛼𝑖. Für den Spezialfall, dass die Dif-
ferenz der Wärmeströme beider Wandseiten null ergibt, kann eine quasistationäre Wärmelei-
tung 𝛿𝑄𝐿 𝑑𝑡⁄  angenommen werden, sodass die Änderung der mittleren Komponententempera-
tur null ist. 
Das thermische Netzwerk wurde im Prozessmodell mit einer Unterteilung in den unteren Zy-
linderblock und den Zylinderkopf implementiert, welche gekoppelt sind an die Innenprozess-
rechnung (Vgl. Abbildung 4-16). Im jeweiligen Sub-Netz sind die verschiedenen Bauteilkom-
ponenten sowie Medienkreisläufe über die Wärmetransportmechanismen miteinander ver-
knüpft. Der Fall des konvektiven Wandwärmeübergangs liegt bei der Kopplung einer Wand mit 

ρ,  , c
TWand,1

TWand,2Tmittel

𝜕𝑄2
𝑑𝑡

TFluid,1

TFluid,2

𝜕𝑄1
𝑑𝑡

𝐴, 𝛼1 A, 𝛼2

𝑑
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einem Fluid vor, während für den Fall des Wärmedurchgangs an zwei Festkörpers neben der 
Wärmeleitung auch die thermische Kontaktfläche eingeht. 
 

 

Das Kühlwasser durchströmt Kühlwasserkanäle im Zylinderkopf, im Motorblock und je nach 
deren Einbauart auch an Kontaktflächen mit der Laufbuchse. Das Schmieröl stellt den 
Schmierölfilm bereit, der zwischen Kolbenringen und Laufbuchsen neben der reibungsredu-
zierenden Eigenschaft im thermischen Netzwerk als Bindeglied den Wärmetransport vom Kol-
benoberteil an die Laufbuchse fungiert. Der Schmierölfilm selbst wird als stationäres, unbe-
wegtes Fluid konstanter Masse angenommen. Darüber hinaus wird das Schmieröl als Kühl-
medium bei der sogenannten Shaker-Kühlung eingesetzt. Der Kolben wird dabei von unten 
angespritzt, sodass im Zwischenraum von Kolbenober- und unterteil eine Zweiphasenströ-
mung von Öl und Luft des Kurbelgehäuses entsteht. Für den Schmieröl- und Kühlwasserkreis-
lauf werden aktuell feste Temperaturrandbedingungen vorgegeben. Diese Medienkreisläufe 
könnten perspektivisch jedoch auch detailliert modelliert werden. Für die Bestimmung des 

Abbildung 4-16: Thermisches Netzwerk implementiert im Prozessmodell mit den beiden Sub-Netzen 
des Zylinderkopfes und dem Bereich des unteren Motorblockes inklusive der jeweiligen Bauteilkom-
ponenten, welche gekoppelt sind an die Brennraumtemperatur des Innenprozessmodells, die ver-
schiedenen Medienpfade von Ladeluft und Abgasstrecke und die Medienkreisläufe von Schmieröl 
und Kühlwasser 
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Wandwärmeübergangskoeffizienten des Wärmetransports vom Brennraumgas auf die Brenn-
raumwände werden die im Innenprozessmodell beschriebenen Ansätzen verwendet. 
Als Bespiel für die Bedeutung der detaillierten Modellierung des Wärmetransportes zwischen 
verschiedenen Bauteilkomponenten und Medien kann der Wärmeübergang im Zylinderkopf 
und Abgaspfad angeführt werden, der einen großen Einfluss auf die Abgastemperatur vor Tur-
bine hat. Die starke Kopplung der Komponententemperatur des Zylinderkopfes und der Ab-
gastemperatur im Auslasskanal beweist die Analyse von Sturm [141], die ergab, dass mehr 
als 50 % des Wärmeeintrags in den Zylinderkopf durch die heißen Abgase bedingt sind. Eben-
falls zu dieser Thematik erarbeitete Gerstle [30] in Sensitivitätsanalysen die Rolle des Wär-
metransports im Abgaspfad und konstatierte, dass eine Unterschätzung des Wärmeübergangs 
zu höheren Abgastemperaturen führt, die auch das dynamische Verhalten des Turboladers 
beeinflussen. Eine zu hoch abgeschätzte Abgastemperatur führt bei einer Lastaufschaltung zu 
einem deutlich zu schnellen Lastannahmeverhalten. Der dabei zu schnelle Temperaturanstieg 
geht mit einem höheren Enthalpiestrom einher, sodass die Turboladerdrehzahl entsprechend 
schneller steigt. Das führt zu der Schlussfolgerung, dass eine genaue Betrachtung des Wär-
meübergangs erforderlich ist, welche die thermischen Trägheiten abbilden kann. Dazu dient 
das präsentierte thermische Netzwerk, welches eine Vielzahl der brennraumumgebenden 
Komponenten umfasst. 

4.8 Zusammenfassung 

Bei der Umsetzung und Implementierung des Motorprozessmodells wurde als Basis eine vor-
handene Modellbibliothek genutzt, die jedoch an verschiedenen Stellen unzureichend für die 
Anforderungen der behandelten Thematik ist. Aus diesem Grund wurden eigene Modelle ent-
wickelt oder vorhandene Modelle modifiziert und erweitert. Das Ziel bestand darin, alle für den 
dynamischen Betrieb relevanten Trägheiten zu berücksichtigen. Dies betrifft sowohl die Mas-
senträgheiten mechanischer Bauteile als auch die der Gasmassen im Ladeluft- und Abgaspfad 
inklusive eines umfangreich parametrierten Turboladermodells. Ein thermisches Netzwerk für 
alle relevanten brennraumbe- oder angrenzenden Komponenten bezieht die thermischen 
Trägheiten bei sich ändernden Betriebsbedingungen ein. Ebenso gehen die Bestandteile der 
Regelungsarchitektur grundlegend in das Dynamikverhalten ein. 
Ein elementarer, eigener Modellansatz stellt das Ersatzbrennverlaufsmodell unter Nutzung der 
gesamten, gekoppelten Ereigniskette von Einspritzung und Verbrennung dar. Dieses neuar-
tige Konzept in der Kombination der Ansätze der Vibe-Form, einer integralen Vibe-Form und 
des Hyperbelastes erlaubt eine flexible, robuste und hochgenaue Abbildung der Brennrate mit 
einfacher Modellgrundlage und kurzen Rechenzeiten. Dazu bedarf es zur Parametrierung und 
Kalibrierung jedoch eine ausreichende Messdatenbasis. Für das Teilmodell des Zündverzuges 
wurde ein bekannter Ansatz erweitert, sodass eine Genauigkeitssteigerung für den gesamten 
Kennfeldbereich erreicht wurde. Die Schadstoffmodellierung wurde grundlegend implemen-
tiert und die in der Literatur vorhandenen Modelle in der Form erweitert, dass nun ein weitge-
fasster Betriebsbereich, welcher die motorischen Randbedingungen im dynamischen Betrieb 
beinhaltet, abgedeckt werden kann. Ein erheblich erweiterter Betriebsbereich war außerdem 
für das Turboladermodell notwendig, womit durch die Anwendung geeigneter Extrapolations-
methoden Rechnung getragen wurde. 
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5 Kalibrierung und Validierung des Simulationsmodells 
Der Hintergrund der Modellkalibrierung und der Validierung besteht in der Abstimmung und 
Anpassung und des Vergleichs der Simulationsergebnisse mit den realen Messungen. Dies 
ist deswegen erforderlich, da die Modelle basierend auf thermodynamischen, phänomenolo-
gischen und auch semi-empirischen Ansätzen nicht exakt mit den experimentellen Daten über-
einstimmen werden. Es ist also eine Abweichung von Prozessmodell zu Versuch zu erwarten, 
die zum einen möglichst minimiert und zum anderen anschließend bewertet werden muss. 
Dazu werden in diesem Kapitel die für die Validierung zur Verfügung stehenden Messdaten 
aus Kapitel 3, den experimentellen Untersuchungen, verwendet, die ebenso wie der dazuge-
hörige Versuchsträger und die Auswertewerkzeuge vorgestellt wurden. Im Vorfeld wurde au-
ßerdem in Kapitel 4 das Simulationswerkzeug der Arbeitsprozessrechnung beschrieben. 
Dieses Kapitel 5 behandelt die Kalibrierung und Validierung des Motorprozessmodells. Hierfür 
wird zunächst die Methode zur Modelloptimierung erläutert, wobei Bewertungskriterien defi-
niert werden, die speziell auf die beschriebene Modellierung zugeschnitten sind. Außerdem 
werden die verwendeten Optimierungsalgorithmen vorgestellt. Im darauffolgenden Schritt wer-
den diese Optimierungsmethoden zur Erzielung bestmöglicher Modellierungsergebnisse an-
gewandt. Die Schritte zur Kalibrierung und anschließenden Validierung werden an einzelnen 
wichtigen Teilmodellen und des Gesamtprozessmodells exemplarisch gezeigt. Dies erfolgte 
zunächst für den stationären und anschließend für den transienten Motorbetrieb. 

5.1 Methode: Kalibrierung und Validierung zur Modelloptimierung 

Bei der Optimierung der Prozessmodelle wird eine Verfahrensweise angewandt, die die Nut-
zung verschiedener Algorithmen beinhaltet. Im Rahmen dieser Modellkalibrierung werden Mo-
dellkonstanten und -parameter variiert. Dadurch kann das Modellverhalten verändert werden, 
was schließlich zu unterschiedlichen Modellergebnissen führen kann. Die grundlegende Ver-
fahrensweise dieser Optimierungsalgorithmen illustriert das nachfolgende Schema. 
 

 

Zunächst werden dem Prozessmodell Startparameter Θ0 vorgegeben, die ein sinnvolles und 
physikalisch richtiges Ergebnis erwarten lassen. Nach der Berechnung dieses Simulationser-
gebnisses Φi des Iterationsschrittes i im Prozessmodell erfolgt ein Vergleich mit Messdaten. 
Das bedeutet, es wird eine Abweichung ri des Simulationsergebnissen mit der Messung zi 
bestimmt. Diese Abweichung wird an einen Optimierer weitergegeben, der auf Grundlage der 
Abweichung neue Modellparameter Θ generiert, nachdem die Simulationsergebnisse bewertet 

Optimierungsalgorithmus

Analyse der Simulationsergebnisse und 
Generieren neuer Modellparameter

Modell

Simulation mit 
Modellparametern

Validierung

Berechnung der Abweichung 
zwischen Simulation und Messung

Modellparameter Θ

Simulationsergebnis Φi

Messung zi

Abweichung ri
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Modellparameter Θ0

Iteration bis zum 
Abbruchkriterium

Bei Abbruchkriterium:
Optimierungsergebnis

Grenzen der 
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Abbildung 5-1: Schema der grundlegenden Verfahrensweise der Modelloptimierung unter Verwendung 
eines Optimierungsalgorithmus basierend auf [34], jedoch mit Weiterentwicklung des Ansatzes 
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wurden. Für die Generierung neuer Parameter existiert eine Reihe von Optimierungsalgorith-
men, von denen die zwei davon verwendeten nachfolgend vorgestellt werden. Vom Nutzer 
können diesbezüglich Grenzen zur Erstellung der neuen Parameter definiert werden, die im 
nächsten Iterationsschritt der Prozesssimulation verwendet werden sollen. Dies erfolgt so-
lange, bis ein Abbruchkriterium erreicht ist. Dies können zeitliche Vorgaben, Iterationsschritte 
oder das Erreichen einer Ergebnisgüte sein. Mit Hilfe der Bewertungskriterien wird die Abwei-
chung zwischen Simulation und Messung eingeordnet. Grundlegend wird dazu folgende Glei-
chung verwendet: 
 

𝑟𝑖,𝑔𝑒𝑠𝑎𝑚𝑡(Θ) =
1

𝑘
∑𝑤𝑘 ∙ 𝑟𝑖,𝑘

𝑘

1

   𝑚𝑖𝑡     𝑟𝑖,𝑘(Θ) = √(Φi,k(Θ) − 𝑧𝑖,𝑘)
2   (5.1) 

 
Etabliert hat sich die Bestimmung der Summe der kleinsten Fehlerquadrate einer Zielgröße. 
Diese Zielgröße können beispielsweise die Stickoxidemissionen über alle aufgenommenen 
Betriebspunkte des gesamten Lastbereiches sein. Dabei ist es bei der zeitgleichen Kalibrie-
rung mehrerer Betriebspunkte oder Ergebnisgrößen der Anzahl k möglich, deren Abweichun-
gen dann in eine Gesamtabweichung aufzusummieren. Zudem können einzelne Vergleichs-
punkte oder Bereiche unterschiedlich je nach Priorität mit dem Wichtungsfaktor w gewichtet 
werden. Manchmal kann es sinnvoll oder erforderlich sein mehrere Zielgrößen zu definieren, 
die gekoppelt oder voneinander abhängig sind. So werden für die Kalibrierung des Turbola-
dermodells sowohl der Ladedruck, der Abgasgegendruck, die Turboladerdrehzahl und die Ab-
gastemperatur in einer Abweichung zusammengefasst. Auch dabei ist es möglich bzw. dann 
erst recht zielführend, diese über einen Wichtungsfaktor entsprechend zu priorisieren. Als aus-
gewählte und in dieser Arbeit verwendete Optimierungsalgorithmen seien das „Simulatied An-
nealing“ und evolutionäre Algorithmen nachfolgend in Kurzform beschrieben. 
Der metaheuristische Algorithmus des Simulated Annealing [141] ist eine stochastische Such-
methode zur näherungsweisen Lösung schwieriger Optimierungsprobleme, der es ermöglicht, 
das globale Minimum für einen n-dimensionalen Raum zu finden. Aus einer großen Menge 
von diskreten Elementen, beispielsweise den Modellkonstanten, die den n-dimensionalen 
Raum bilden, wird eine Teilmenge gesucht, die als näherungsweise Lösung des Optimierungs-
problems angesehen werden kann. Bei dem Optimierungsverfahren gibt es eine Wahrschein-
lichkeit, mit der ein lokales Minimum wieder verlassen wird, wobei sich das Zwischenergebnis 
dabei auch verschlechtern darf. In Analogie zum Abkühlprozess von erhitztem Metall ent-
spricht die Wahrscheinlichkeit des Algorithmus das lokale Minimum wieder zu verlassen der 
momentanen Temperatur des Metalls. Bei der Abkühlung kann es für den Phasenwechsel von 
flüssig zu fest zwei Szenarien geben: Bei langsamer Abkühlung sorgt die genügend zur Ver-
fügung stehende Zeit dafür, dass sich die Metallatome ordnen können, stabile Kristalle bilden 
und damit einen Zustand niedriger Energie nahe am Optimum erreichen können. Mit großer 
Wahrscheinlichkeit wird das globale Minimum und eine Lösung nahe dem Optimum gefunden. 
Ist die Abkühlung dagegen zu schnell, können die Atome nicht in eine Position niedriger Ener-
gie diffundieren. Es wird möglicherweise nur ein lokales Minimum erzielt. 
Die evolutionären Optimierungsalgorithmen stellen in ihrem Konzept des Optimierungsverfah-
rens und bei dem Prinzip des Auswahlprozesses von geeigneten Modellparametern eine 
Nachahmung biologischer Prozesse wie Selektion, Reproduktion und Mutation dar. Diese 
Form der künstlichen Intelligenz eignet sich besonders für komplexe Optimierungsproblem-
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stellungen. Eine Population besteht aus Individuen mit bestimmten Eigenschaften, die in Ana-
logie zu ihrem biologischen Gegenstück im Algorithmus über die Modellparameter definiert 
werden. Übertragen auf die Modellkalibrierung führen günstige Eigenschaften, das bedeutet 
günstige Modellparameter, zu einer guten Übereinstimmung von Simulationsergebnis und 
Messung. Diese begünstigten Individuen entwickeln sich schneller weiter und können die Ei-
genschaften an die nächste Generation weitergeben. Das heißt, passende, erfolgreiche Mit-
glieder überleben, während die am wenigsten passenden Mitglieder einer Population ausster-
ben. Diese Evaluation geeigneter Lösungskandidaten einer Generation erfolgt anhand einer 
sogenannten Fitnessfunktion. Selektion bestimmt die neuen Individuen und Rekombinationen 
von Eigenschaften einer neuen Generation, wobei Mutationen die Eigenschaften von Indivi-
duen zufällig ändern können. Damit besitzt auch diese Variante der Optimierung die Fähigkeit 
lokale Minima wieder zu verlassen. [144], [145] In der Fachliteratur wird als Anwendungsbei-
spiel auch explizit eine Fallstudie mit einer Motormodellkalibrierung vorgestellt. [145] 
Weitere Eigenschaften und Möglichkeiten dieser Algorithmen, die sich überaus vorteilhaft für 
die Modell-Kalibrierung erwiesen haben, sind: 
Der Suchraum für den Optimierer kann nicht nur durch den Bereich der Modellkonstante defi-
niert werden, sondern noch weiter mittels Ungleichungen auf sinnvolle Parameterkombinatio-
nen eingeschränkt werden. Das heißt, dass die Modellkonstanten innerhalb von Bedingungen 
liegen müssen, die über diese Ungleichungen beschrieben werden. Von den hier zu kalibrie-
renden Modellen kann insbesondere das Turboladermodell davon profitieren, da dort jeweils 
drei Modellparameter für den Verdichter und die Turbine die Verbindung von Druckverhältnis, 
Massenstrom und Drehzahl bestimmen (siehe Gleichung 4.15 und 4.16). Somit kann die real 
vorhandene mechanische und medienpfadbedingte Kopplung dieser beiden Aggregate auch 
im Optimierungsalgorithmus hinterlegt werden und der in diesem Fall 6-dimensionale Such-
raum effizient verkleinert werden. 
Unter Nutzung von Matlab® ist ein solcher evolutionärer Optimierungsalgorithmus bereits als 
MPI-Variante, dem Message Passing Interface für miteinander kommunizierende Prozesse, 
implementiert. Das bedeutet, dass parallel auf mehreren logischen Kernen des Prozessors ein 
Optimierungsproblem gekoppelt lösbar ist, was somit eine enorme Zeitersparnis gestattet. 
Dies ist in der verfügbaren Version jedoch nur Matlab-intern möglich und beinhaltet nicht die 
vorhandenen Schnittstellen zur Simulationssoftware Dymola®. Eine solche parallele Kommu-
nikation mit der Schnittstelle Matlab-Dymola wurde im Rahmen dieser Arbeit programmiert, 
sodass dies ermöglicht, die Geschwindigkeitsvorteile des MPI-Verfahrens nutzen zu können. 

5.2 Kalibrierung und Validierungsergebnisse 

Im vorherigen Kapitel wurden die Methoden bzw. Werkzeuge zur Kalibrierung und Optimierung 
des Modells, das heißt, die Optimierungsalgorithmen und die Bewertungskriterien, vorgestellt. 
In diesem Kapitel wird die je nach Teilmodell angewandte Vorgehensweise zur Kalibrierung 
beschrieben, was somit weitere Hintergrundinformationen liefert, die dabei einflossen und be-
rücksichtigt wurden. Aufgeteilt nach den Teilmodellen werden anschließend die optimierten 
Modellierungsergebnisse inklusive des Vergleichs mit den Messdaten, welche im Rahmen der 
experimentellen Untersuchungen erarbeitet wurden, präsentiert. Diese Validierung der Simu-
lationsergebnisse mit den Messungen wird im ersten Schritt für den stationären Motorbetrieb 
durchgeführt, im nachfolgenden Kapitel dann auch exemplarisch im dynamischen Betrieb. 
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5.2.1 Kalibrierung und Validierung des Ladeluft- und Abgaspfades 

Bei der Aufladegruppe des Versuchsträgers wird das Prinzip der sogenannten Stoßaufladung 
verwendet, bei der außerdem die im Vergleich zur Stauaufladung höhere kinetische Energie 
der Abgasströmung genutzt wird. Die dabei auftretenden ausgeprägten Druckschwankungen 
im Abgaspfad zwischen Zylinder und Turbine, die für dieses Aufladeprinzip charakteristisch 
sind, konnten messtechnisch hochgenau aufgezeichnet werden und sind in Abbildung 5-2 
nachfolgend dargestellt. 
 

 
 
Es handelt sich dabei um den schwankenden Druck, der kurz nach Zylinder per Niederdruck-
indizierung aufgenommen wurde und bezogen auf das Arbeitsspiel dieses Zylinders kurbel-
winkelgenau dargestellt ist. Der obere Totpunkt bei Zündung - kurz ZOT - des entsprechenden 
Zylinders liegt bei 360°KW, die Auslassventile öffnen kurz vor 540°KW. Zu diesem Zeitpunkt 
tritt der Maximaldruck auf. Die beiden weiteren Ausschläge sind den anderen beiden Zylindern 
in der gleichen Flut des aufgezeichneten Zylinders zuzuordnen. Der gesamte Abschnitt des 
Abgaspfades vom Zylinderblock zum Turbineneingang ist an diesem Motor doppelflutig aus-
geführt. Für eine möglichst hohe Modellgenauigkeit waren diese Merkmale zu berücksichtigen, 
was für die Simulationsergebnisse auch gelang (vgl. Abbildung 5-3).  
 

 

Ähnliche wie die experimentell nachgewiesenen Druckschwankungen konnten mit vertretba-
rem Rechenaufwand ebenso in der Prozessrechnung für alle Lastbereiche nachgebildet wer-
den. Die Darstellung dieser gasdynamischen Effekte ebenso wie die Trägheit der Gasmassen 
im Modell zeigte sich als wichtig für äquidistante Ergebnisse im dynamischen Motorbetrieb. So 
ist beispielsweise das Ansprechverhalten des Turboladers mit Stoßaufladung besser als bei 
anderen Aufladeprinzipien wie der Stauaufladung. 

Abbildung 5-2: Druckschwankun-
gen im Abgaspfad nach Zylinder 
und vor Turbine kurbelwinkelge-
nau per Niederdruckindizierung 
aufgezeichnet; (ZOT des abgas-
seitig niederdruckindizierten Zy-
linders ist bei 360°KW, AÖ bei 
ca. 540°KW, überlagert durch 
Druckwellen der anderen beiden 
Zylinder der gleichen Flut) 

Abbildung 5-3: Druckschwingungen im Abgaspfad im Vergleich von Messdaten und Simulation für ver-
schiedene Lastbereichen über ein mindestens vollständiges Arbeitsspiel (ASP) dargestellt 
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5.2.2 Kalibrierung und Validierung des Turboladermodells 

Gegenüber der ursprünglichen Parametrierung des Turboladermodells, dessen Modellie-
rungsansatz in Kapitel 4.3 beschrieben wurde, erfolgt das finale Tuning unter dem Aspekt, 
dass vornehmlich Ladedruck, Turboladerdrehzahl, Abgasgegendruck und Abgastemperatur 
vor Turbine jeweils in den unterschiedlichen stationären Betriebspunkten mit den Messdaten 
übereinstimmen. Der im vorherigen Kapitel bereits skizzierte Aufwand bei der Ursprungspara-
metrierung umfasste außerdem die Kennfelderweiterung. Die Extrapolation von Daten, die vor 
der detaillierten Kalibrierung erfolgen muss, ist in nachfolgender Darstellung nochmals inklu-
sive kurzer Skizzierung der Vorgehensweise ersichtlich. Größere Darstellungen der Einzel-
schritte finden sich im Kapitel 4.3. 
 

 

Aus den Kennfeldern des Herstellers (erste Teildarstellung) werden verwertbare Datenpunkte 
extrahiert (zweite Teildarstellung), die in den darauffolgenden Darstellungen als Marker einge-
tragen sind. Im dritten Schritt wird deutlich, dass die Kennfelddaten nur einen geringen Teil 
des Betriebsbereiches, in denen beide Strömungsmaschinen in der Kopplung mit dem Motor 
betrieben werden, abdecken. Somit ist die Anwendung von Extrapolationsmethoden, wie im 
Kapitel 4.3 beschrieben, erforderlich, soll das Modell für den gesamten Motorbetriebsbereich 
parametriert und kalibriert werden. Diese Problematik ist bekannt, wie auch Piatek [115] in 
seiner Dissertation „Bestimmung von Turboladerkennfeldern auf Basis von Motorprüfstands-
messungen“ darlegt. Abschließend werden in der ursprünglichen Modellparametrierung Expo-
nentialfunktionen definiert, deren Verläufe in der vierten Darstellung gestrichelt eingezeichnet 
sind. Technische bzw. strömungsmechanische Grenzen wie die Pump- oder Stopfgrenze und 
die maximal zulässige Drehzahl sind dort nicht vollständig eingezeichnet, im Modell allerdings 
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Abbildung 5-4: Veranschaulichte Vorgehensweise bei der Umwandlung der Herstellerkennfelder in Ex-
ponentialfunktionen zur Nutzung im Modell für die Verdichterdaten (oben) und die Turbinendaten 
(unten) über die Schritte der aus dem Herstellerkennfeld extrahierten Datenpunkte und dem Motor-
betriebsbereich bis hin zu den extrapolierten Turboladerkennfeldern 
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ebenfalls berücksichtigt. Die Anwendung dieser Extrapolationsverfahren ist jedoch mit Unsi-
cherheiten verbunden. Ebenso können die am stationären Komponentenprüfstand aufgenom-
menen Daten des Turboladerherstellers vom realen Betriebsverhalten am Motor abweichen. 
Dies macht eine nachträgliche und umfangreiche Kalibrierung erforderlich, bei der der Verlauf 
der Kennlinien angepasst wird. Die Gleichungsparameter, die diese Kennlinien definieren, sind 
im Kapitel 4.3 nachvollziehbar und sind so zu kalibrieren, dass deren Funktionsverläufe die 
wenigen vorliegenden Kennfelddaten in Näherung abbilden sowie in erster Linie mit den stati-
onären Motormessdaten übereinstimmen. Durch die linearisierte Gleichungsform kann eine 
sehr gute Modellrobustheit erzielt werden, womit eine Lauffähigkeit und Gültigkeit des Modells 
auch in unbekannten, extrapolierten Betriebsbereichen ermöglicht wird. 
Insbesondere für den unteren Lastbereich fehlen kennfeldbasierte Messdaten. Somit liegt hier-
für kein Basisbereich vor, wie es immerhin für die höheren Lasten der Fall ist. Um eine gute 
Übereinstimmung mit den Messdaten zu erzielen, musste also aufwendig und iterativ extrapo-
liert werden. Insgesamt resultiert durch die Erweiterung und Extrapolation der herstellerbasier-
ten Kennfelder ein hoher Aufwand in der Bedatung des Turboladermodells, welches anschlie-
ßend zur Erzielung einer guten Validität mit den Messdaten kalibriert wurde. 
Die Validierung des Turboladermodells erfolgt als Vergleich der zuvor vorgestellten Messdaten 
und Zusammenhänge mit den Simulationsergebnissen des Gesamtmotormodells. Die präsen-
tierten Ergebnisse beinhalten sowohl den stationären Generator- als auch den Propellerbe-
trieb, bei denen die Turboladerdrehzahl, der Ladedruck, die Abgastemperatur und der Abgas-
druck vor Turbine über den gesamten Lastbereich als stationäre Betriebspunkte verglichen 
werden. 
 

 

Für die Turboladerdrehzahl und den Ladedruck zeigt sich über die gesamte Motorlast eine 
sehr gute Übereinstimmung von Simulationsergebnissen und Messdaten des stationären Mo-
torbetriebs. Diese beiden Größen sind die vordergründigen Zielgrößen bei der Kalibrierung 

Propeller

Abbildung 5-5: Validierung Turbolader-relevanter Simulationsergebnisse (Sim.) mit Stationärmessdaten 
(Mes.) über den gesamte Lastbereich im Generator- (GM) und Propellermodus (PM): 
Turboladerdrehzahl, Ladedruck, Abgastemperatur und Abgasdruck vor Turbine 
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und Optimierung des Modells, da insbesondere die Ladeluftbedingungen essentielle motori-
sche Randbedingungen für weitere Untermodelle, wie beispielsweise die Innenprozessrech-
nung, darstellen. Das Simulationsergebnis der Abgastemperatur folgt mit dem Anstieg bei zu-
nehmender Last ebenfalls gut dem Trend der Messergebnisse. Weiteres Optimierungspoten-
tial besteht allerdings darin, die punktuellen Abweichungen zu reduzieren. 

5.2.3 Validierung des Verbrennungsmodells als Teil des Innenprozessmodells 

Für die Verbrennungsmodellierung wurde ein Modell geschaffen, das sich auf eine Kette ver-
schiedener Ereignisse zur Kraftstoffeinspritzung und der Verbrennung stützt. Der wichtige Pa-
rameter bis zum Brennbeginn ist zunächst der Beginn der Bestromung des kraftstoffeinsprit-
zenden Injektors, bevor der Spritzverzug dann den Einspritzbeginn definiert. Ab diesem Zeit-
punkt startet mit dem Zündverzugsmodell die erste Phase der Verbrennung, bevor ab berech-
netem Brennbeginn die Verbrennungsmodellierung übernimmt. Eine Gegenüberstellung der 
Zeitpunkte des Brennbeginns des Innenprozessmodells mit der Auswertung der Messdaten ist 
in der nachfolgenden Abbildung für den Generator- und den Propellerbetrieb dargestellt. 
 

 

Diese Darstellung dient in erster Linie der Validierung des erweiterten Zündverzugsmodells. 
Der Spritzverzug wird als tabellierter Wert abgerufen, der auf Messungen am Einspritzver-
laufsindikator basiert, wie es im Kapitel 4.5.1 ausführlich beschrieben wurde. Durch die verän-
derliche Drehzahl im Propellerbetrieb verschiebt sich der Einspritzbeginn geringfügig nach 
spät. Der aus dem Zündverzugsmodell prädiktierte Brennbeginn wird mit den Messdatenwer-
ten verglichen, die per Druckverlaufsanalyse thermodynamisch ausgewertet wurden. Das Kri-
terium zur Bestimmung des Verbrennungsbeginns der Messdaten basierte auf einer Gradien-
tenmethode angewandt nach Bestromungsbeginn auf den berechneten Brennverlauf der Pro-
zessanalyse. Die Übereinstimmung dieses messtechnisch ausgewerteten Wertes mit dem mo-
dellierten Wert stimmt im Generatorbetrieb weitestgehend überein. Im Propellerbetrieb wird 
dieser zuweilen als leicht verfrüht vorhergesagt. Die Abweichung kann jedoch als gering ein-
gestuft werden. Ab Brennbeginn startet die Energiefreisetzung durch den Verbrennungspro-

Bestromungsbeginn Generatorbetrieb

Einspritzbeginn Generatorbetrieb

Sp
rit

z-
ve

rz
ug

Zü
nd

ve
rz

ug

Zü
nd

-
ve

rz
ug

Bestromungsbeginn PropellerbetriebSp
rit

z-
ve

rz
ug

Zü
nd

ve
rz

ug

Sp
rit

z-
ve

rz
ug

Zü
nd

ve
rz

ug

Sp
rit

zv
er

zu
g

Brennbeginn Propellerbetrieb

Abbildung 5-6: Validierung des Zündverzugsmodells als Vergleich mit per Druckverlaufsanalyse ausge-
werteten Messdaten anhand der Ereigniskette von Bestromungsbeginn über Spritzverzug, Einspritz-
beginn, Zündverzug und schließlich Brennbeginn: Generator- (links) und Propellerbetrieb (rechts) 
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zess, welches durch die Brennrate quantifiziert werden kann. Das implementierte Verbren-
nungsmodell basiert auf der Nachbildung des Verlaufes dieser Brennrate, welches als Ersatz-
brennverlaufsmodellierung bezeichnet wird. Einen Abgleich der Ergebnisse der per Ersatz-
brennverlaufsmodell berechneten Brennrate zeigen die folgenden Abbildungen. 
 

 

In Abbildung 5-7 sind die Brennverläufe des Generatorbetriebs für die Lastpunkte von 
5 %,40 %, 60 %, 80 % und Volllast dargestellt, für die eine sehr gute Übereinstimmung von 
Ersatzbrennverlauf und per Druckverlaufsanalyse thermodynamisch ausgewerteter Brennver-
läufe erkennbar ist. Für den Propellerbetrieb seien in Abbildung 5-8 exemplarisch die Brenn-
verläufe von 25 %, 50 %, 75 % und 90 % Last präsentiert. 
 

 

Auch für den Propellerbetrieb bestätigt sich die gute Eignung des Ersatzbrennverlaufsmodells. 
Alle drei Phasen der dieselmotorischen Verbrennung werden für diese Stationärbetriebs-
punkte valide zu den Messdaten wiedergegeben. Die vorgemischte Phase ist im Teillastbe-
reich deutlich ausgeprägt und schwächt sich mit zunehmender Last bei sinkendem zeitbezo-
genen Zündverzug ab. Bei höheren Lasten ist diese kaum mehr identifizierbar. Die mischungs-
kontrollierte Phase kann ebenfalls in geeigneter Weise abgebildet werden, zeigt jedoch kleine 

Validierung der Ersatzbrennverläufe des stationären Generatorbetriebs
40% Last 60% Last 80% Last 100% Last5% Last

25% Last 50% Last 75% Last 90% Last

Validierung der Ersatzbrennverläufe des stationären Propellerbetriebs

Abbildung 5-7: Validierung der modellierten Ersatzbrennverläufe mit den Brennverläufen der thermody-
namischen Messdatenauswertung der Druckverlaufsanalyse für den stationären Generatorbetrieb 

Abbildung 5-8: Validierung der modellierten Ersatzbrennverläufe mit den Brennverläufen der thermody-
namischen Messdatenauswertung der Druckverlaufsanalyse für den stationären Propellerbetrieb 
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Schwächen bei den Abweichungen der maximalen Brennrate im Plateaubereich. Diese mög-
lichweise durch Schwankungen in der turbulenten Brennraumströmung oder der Einspritzrate 
ebenfalls schwankende Brennrate kann noch nicht in diesem Modellansatz berücksichtigt wer-
den. Der Verlauf der sich stark abschwächenden Brennrate während der Ausbrandphase kann 
wiederum mit hoher Genauigkeit vom Modell prädiktiert werden. 
Mit der insgesamt genauen Vorhersage des zeitlichen Verlaufes der Brennrate wurde eine 
essentielle Voraussetzung zu den weiteren aus dem Innenprozess resultierenden Kenngrößen 
wie der Prädiktion des Kraftstoffverbrauches und der Emissionen gelegt. 

5.2.4 Rohemissionsberechnung für den stationären Betrieb 

In diesem Kapitel wird die Validierung der Ergebnisgrößen der Schadstoffberechnung für den 
gesamten validierbaren Stationärbetriebsbereich behandelt. Die folgende Abbildung 5-9 zeigt 
den Vergleich der Simulationsergebnisse für den stationären Betrieb auf der Generatorkurve 
und der Propellerkurve des gesamten Lastbereiches für die Stickoxid- und Rußemissionen. 
 

 

Die Auswirkungen der beiden Motorbetriebsmodi auf die motorischen Randbedingungen wur-
den bereits im Kapitel des experimentellen Teils detaillierter diskutiert. Dazu in Kurzform als 
wichtige Einflussgröße auf die Emissionen zu nennen sind das Luftverhältnis, die Temperatur-
randbedingungen und die Verweil- bzw. Reaktionszeit im Brennraum, die zu den unterschied-
lichen Verläufen beider Modi führen. Als zusammenfassende Bewertung der Simulationser-
gebnisse kann ausgeführt werden, dass die implementierten Modelle inklusive der durchge-
führten Modifikationen eine sehr gute Validität sowohl der modellierten Stickoxid- als auch der 
Rußemissionen im stationären Generator- und Propellerbetrieb aufweisen. Eine Allgemeingül-
tigkeit der erweiterten Modellansätze kann aus diesen Resultaten jedoch nicht abgeleitet wer-
den, da die Modelle nur unter den vorgestellten Motorbetriebsbedingungen untersucht wurden. 

5.3 Validierung von transienter Simulation mit transienter Messung 

Der transiente Lastverlauf, der nachfolgend exemplarisch zur Validierung des Motorprozess-
modells präsentiert werden soll, wurde bereits im Kapitel 3.4.3 der experimentellen Untersu-
chungen behandelt und dessen Messdaten bewertet. Dabei handelt es sich um einen Last-
sprung im Propellerbetrieb von ausgangs 25 % Last auf annähernd 50 % Last inklusive eines 

Propeller

Propeller

Abbildung 5-9: Validierung der Simulationsergebnisse mit den experimentellen Messdaten des statio-
nären Generator- und Propellerbetriebs der Stickoxidemissionen (links) und Rußemissionen (rechts) 
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kurzzeitigen Überschwingers. Für die Darstellung dieser Messergebnisse als Vergleich von 
transientem Motorbetrieb und stationären Vergleichsbetriebspunkten, der die Vergleichsgrö-
ßen Motordrehmoment, -drehzahl, Luftverhältnis, Kraftstoffverbrauch, Stickoxidemissionen 
und Partikelemissionen zeitbezogen aufgetragen über die fortschreitenden Arbeitsspiele des 
Motorprozesses beinhaltet, sei auf die entsprechende Abbildung 3-12 im Kapitel 3.4.3 verwie-
sen. Dieses enthält mit Schwerpunkt zur Bewertung der experimentellen Daten eine detaillierte 
Interpretation der transienten Verläufe im Vergleich mit den Stationärdaten. Der transiente Be-
triebsverlauf wurde im Motorprozessmodell per Simulation nachgebildet (vgl. Abbildung 5-10). 
 

 

Die angeforderte Last, welche dem Prozessmodell als Randbedingung bzw. Eingabegröße 
vorgegeben wurde – als rot gestrichelter Verlauf dargestellt, basiert auf der Motorleistung der 
vorliegenden Messdaten. Für die Modellierungsrandbedingung wurde lediglich ein leichter 
zeitlicher Versatz eingestellt, sodass die kommandierte Last dem Messdatenwert etwas vo-
rauseilt. Diese Vorgehensweise war notwendig, da aus den Prüfstandsmessdaten kein Verlauf 

Abbildung 5-10: Exemplarisch validierter Lastsprung auf der Propellerkurve im transienten Motorbetrieb 
mit den Vergleichsgrößen: Motorleistung, Kraftstoffverbrauch, Stickoxidemissionen und Partikele-
missionen zeitlich aufgetragen über die Simulationszeit des Motorprozessmodells 
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der kommandierten Last vorliegt bzw. nachvollziehbar ist. Im Resultat entspricht der zeitliche 
Verlauf der Motorleistung des Simulationswerkzeuges dann weitestgehend dem Messdaten-
verlauf. 
Bei der Validierung der Simulationsergebnisse wird ein besonderes Augenmerk auf die Ziel-
kenngrößen des Kraftstoffverbrauches und der Schadstoffemissionen, vornehmlich Stickoxide 
und Partikelmassenkonzentration, gelegt. Wie im Kapitel 3.4.3 als Kernaussagen zur Auswer-
tung der experimentellen Untersuchungen dieser transienten Betriebszustände festgestellt 
wurde, ergibt sich aus dem Lastgradienten ein kurzzeitig starker Anstieg des Kraftstoffverbrau-
ches, der, verbunden mit den Trägheiten des Turboladers im dynamischen Betrieb, zu einem 
kurzzeitigen Einbruch des Luftverhältnisses führt. In Konsequenz resultiert dies in einem kurz-
zeitig starken Anstieg der Rußemissionen. Dieser Rußstoß weicht im transienten Betrieb sig-
nifikant von den Emissionen im Stationärbetrieb ab. Der Vergleich von transienten Messdaten 
und Simulationsergebnissen des dynamischen Gesamtmotorprozessmodells (vgl. Abbildung 
5-10) zeigt für dieses Beispiel eine grundlegende Übereinstimmung der dynamischen Verlauf-
scharakteristik bei der Validierung der Zielgrößen Kraftstoffverbrauch, Stickoxid- und Ru-
ßemissionen. 
Ausgehend vom Anfangsniveau des Kraftstoffverbrauches bei niedriger Last, bei dem der Ver-
brauchswert des Simulationsergebnisses ziemlich genau den Messwerten entspricht, folgt 
nach dieser anfänglich stationären Betriebsweise der Lastsprung. Dieser ist laut Messdaten 
gekennzeichnet durch einen kurzzeitig stärkeren Verbrauchsanstieg, welcher sich ebenso im 
Verlauf der Simulationsergebnisse wiederfindet. Lediglich die zeitliche Ausdehnung des Mehr-
verbrauches wird vom Modell überschätzt, schwingt sich dann schneller ein als in den Mess-
daten und prädiktiert bei dem Zielwert der höheren Last einen etwas zu positiven Verbrauch, 
der leicht unterhalb des Messdatenwertes liegt, allerdings zum Ende des betrachteten Zeitrau-
mes auch noch nicht vollständig eingeschwungen ist. Verbesserungspotential bietet sich an 
dieser Stelle bei der Kalibrierung der Simulationsmodelle der Reglerarchitektur an. Speziell die 
Einspritzmengen- bzw. die Bestromungsregelung im Zusammenspiel mit der Regelung des 
Dynamometers, welche verantwortlich für das Gegenmoment zum Motordrehmoment ist, 
könnte weiter optimiert werden. 
Für die vorausgesagten Stickoxidemissionen des Simulationsergebnisses werden für diesen 
exemplarischen Lastverlauf sowohl das Anfangs- als auch das Endniveau der Messwerte ge-
troffen. Der Abfall der Stickoxidemissionen infolge der Lasterhöhung wird allerdings etwas un-
terschätzt und fällt nicht ganz so stark wie im Messdatenverlauf aus. Eventuell ist die Abgas-
strecke bis zur modellierten Abgasmessung im Prozessmodell bezüglich der Strömungsge-
schwindigkeiten oder der Mischung zu träge ausgelegt. 
Der ausgeprägte kurzzeitige Anstieg der Partikelemissionen, der aus dem Lastsprung resul-
tiert, findet sich qualitativ ähnlich dem des Messdatenverlaufs auch in den Ergebnissen der 
Simulation wieder. Das Maximum der prädiktierten Rußmassenkonzentration im Rohabgas 
stimmt überein, der aus diesem Verlauf abschätzbare integrale Wert jedoch nicht exakt. Unter 
Berücksichtigung der über eine etwas längere Zeitdauer kurzzeitig mehr eingespritzten Kraft-
stoffmasse muss diese geringfügige Ungenauigkeit differenziert eingeordnet werden. Insge-
samt kann jedoch das Simulationstool alle Charakteristiken für diesen Motorbetriebsverlauf, 
die in den experimentellen Untersuchungen herausgestellt wurden, abbilden. 
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5.4 Zusammenfassung und Diskussion zur Validierung 

Bei der Methode der Modellkalibrierung wurde ein fortschrittlicher evolutionärer Optimierungs-
algorithmus verwendet. Zu dessen Nutzung wurde eigens eine MPI-fähige Schnittstellenkom-
munikation programmiert, die speziell auf die verwendete Software zugeschnitten ist. Durch 
diese bisher noch nicht frei zugängliche Möglichkeit zur parallelen Berechnung auf mehreren 
logischen Rechenkernen kann eine außerordentliche Zeitersparnis bei der Kalibrierung, Vali-
dierung und Optimierung der Prozessmodelle erreicht werden. 
Von den validierten Teilmodellen wurden hier das Modell von Ladeluft- und Abgaspfad, des 
Turboladers und des Motorinnenprozesses präsentiert. Die charakteristischen Druckschwin-
gen der Stoßaufladung im Abgaspfad, die für ein besseres Ansprechverhalten im dynamischen 
betrieb sorgen, können realitätsnah abgebildet werden. Die wichtigen motorischen Randbe-
dingungen, die das Turboladermodell liefert, stimmen über den gesamten präsentierten Stati-
onärbetriebsbereich in hoher Genauigkeit mit den Messdaten überein. Somit kann eine valide 
Basis für eine genaue Innenprozessrechnung vorausgesetzt werden. Als Teil des Innenpro-
zessmodells wurde die Prädiktion des Brennratenverlaufs evaluiert, für den alle Teilmodelle 
präzise Vorhersageergebnisse liefern. Die für die Turbolader- und Schadstoffmodellierung re-
levanten Größen können mit diesem neuartigen, rechenzeiteffizienten Ansatz sehr exakt ab-
gebildet werden und erweisen sich somit als vorteilhaft gegenüber vielen vergleichbaren, bis-
herigen Modellansätzen. Die für die Schadstoffmodellierung umgesetzten und erweiterten An-
sätze liefern als guter Kompromiss zwischen Rechenaufwand und Genauigkeit eine hohe 
Übereinstimmung mit den stationären Messdaten. 
Die sehr gute Validität der Simulationsergebnisse aller behandelten stationären Betriebsberei-
che konnte ebenso im dynamischen Motorbetrieb für einen exemplarischen transienten Be-
triebsverlauf nachgewiesen werden. Insbesondere die mit den Messdaten übereinstimmenden 
transienten Verläufe von Motor- und Turboladerdrehzahl, des Ladedrucks, des Kraftstoffver-
brauchs sowie der Stickoxid- und Rußemissionen beweisen die geeignete und erfolgreiche 
Umsetzung der eingangs im Kapitel 4, welches die Modellbildung thematisiert, definierten dy-
namischen Trägheiten. 
Zusammenfassend kann geschlussfolgert werden, dass ein funktions- und leistungsfähiges 
Motorprozessmodell geschaffen wurde, welches plausible und valide Ergebnisse sowohl für 
den stationären als auch den dynamischen Motorbetrieb liefert. Die Simulationsergebnisse 
können ebenso wie die experimentellen Untersuchungen die einleitenden Hypothesen bestä-
tigen, die hinsichtlich der Veränderungen der Schadstoffemissionen im transienten Betrieb bei 
Lastsprüngen auftreten. Eine bedeutende Erhöhung der Stickoxidemissionen gegenüber dem 
Stationärbetrieb ist nicht zu verzeichnen. Allerdings können sich sehr signifikante Abweichun-
gen bei den Rußemissionen ergeben, die sich in einem starken Rußstoß infolge des Last-
sprungs ausdrücken. 
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6 Anwendung des dynamischen Motorprozessmodells 

Der Hauptinhalt dieser Arbeit bestand in der Entwicklung eines anhand von experimentellen 
Untersuchungen validierten Simulationswerkzeuges zur Motorprozessrechnung für den dyna-
mischen Motorbetrieb. Zum Abschluss werden an dieser Stelle einige anwendungsnahe Vari-
ationsrechnungen unter Verwendung des dynamischen Motorprozessmodells präsentiert. 
Dies soll veranschaulichen, welche Möglichkeiten zur Potentialanalyse und Systemoptimie-
rung mit einem solchen Werkzeug der Prozessrechnung bestehen. Darüber hinaus sollen 
diese Vorausberechnungen insbesondere den Einfluss bestimmter vorgeschlagener Maßnah-
men auf die Zielgrößen Kraftstoffverbrauch und Emissionen aufzeigen, die hierzu darüber hin-
aus als kumulierte Werte verglichen werden. Aus dieser Gegenüberstellung kann anschlie-
ßend Optimierungspotential im Betriebsverhalten abgeleitet werden. 
Diese Neuigkeit gegenüber vorherigen wissenschaftlichen Veröffentlichung mit Hilfe solch ei-
nes Simulationswerkzeuges den Verbrauch und die Emissionen im dynamischen Betrieb zu 
bestimmen, schließt mit der Nachberechnung einer Manöverfahrt basierend auf realen 
Schiffsbetriebsdaten ab. Dieses Betriebsszenario beinhaltet den dynamischen Lastverlauf ei-
ner der Hauptmaschinen für das Manöver einer Fähre im Rostocker Hafen. 

6.1 Potentialanalysen 

Für die nachfolgend präsentierten Potentialanalysen wird das in Kapitel 5.4 vorgestellte  und 
exemplarisch validierte transiente Lastprofil eines Schiffsdieselmotors betrieben im Propeller-
modus mit Destillatkraftstoff als Referenz vorgegeben. 
In der ersten Variationsrechnung zum Lastgradienten wird das Lastprofil variiert. Hierzu wird 
der Lastgradient abgesenkt, welches den Einfluss des Nutzerverhaltens darstellen kann. 
Ebenso könnte dies einem Eingriff des Steuergerätes bzw. der Leittechnik zur Begrenzung 
des Lastgradienten gleichkommen, welches im Rahmen eines ökologischeren Fahrmodus vor-
gesehen werden könnte. Die zweite Variationsrechnung behandelt eine Leistungsunterstüt-
zung des Turboladers zur Verbesserung des dynamischen Ansprechverhaltens. Dazu wird 
angenommen, dass eine Zusatzleistung am Turboladerlaufzeug wirkt und zur Unterstützung 
der Turbinenleistung auf ein schnelleres Hochfahren der Turboladerdrehzahl bei einem Last-
sprung abzielt. Abgeschlossen wird dieses Kapitel der Potentialanalysen durch den Überblick 
der kumulierten Kraftstoffverbräuche und Emissionen aller genannten Variationen. 

6.1.1 Potentialanalyse: Variationsrechnung des Lastgradienten 

Die vorgegebene bzw. kommandierte Last wird ausgehend von der zuvor validierten Lastvor-
gabe variiert, die nachfolgend als Referenzlastgradient bezeichnet wird. Dieser Lastgradient 
wird zeitbezogen um 10 %, 20 % und schließlich 40 % verringert (siehe Abbildung 6-1). Ver-
gleichbar und anschaulicher entspräche dies einer bezogen auf die Referenz langsameren 
Änderung des Fahrerwunsches eines Fahrzeuges, welches dort über die Fahrpedalstellung 
realisiert wird, bzw. des Brückenkommandos auf einem Schiff per Hebelstellung gleichbedeu-
tend mit einer langsameren Beschleunigung des Schiffes. Ausgehend von 25 % Last hinzu 
etwa 55 % Last ergibt das im Referenzfall eine Zeitvorgabe von 11 s für den Lastanstieg. Für 
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die Variationen sind dies für die Verringerung des Lastgradienten um 10 % Zeiten von 12,1 s, 
für 20 % von 13,2 s bzw. für 40 % von 15,4 s. 
 

 

Aus dem geringeren Lastgradienten folgt, dass der kurzzeitig, im Vergleich zum Stationärbe-
trieb gleicher Last erhöhte Kraftstoffverbrauch etwas geringer ausfällt. Das heißt, dass der 
maximale Verbrauch mit sinkendem Lastgradienten abnimmt. Ebenso wird der zu erwartende 
Rußstoß deutlich abgeschwächt. Bei einem im Vergleich zur Referenz 10 % kleineren Last-
gradienten ergibt sich laut Simulationsergebnisse ein um mindestens 50 % niedrigeres Maxi-
mum in der Partikelmassenkonzentration des Rohabgases. Mit weiterer Verringerung des 
Lastgradienten sinkt der Maximalwert weiter und ist in dieser Darstellungsform nur noch wenig 
ausgeprägt. Die Änderungen bei den Stickoxidemissionen sind dazu vergleichsweise gering, 
deuten jedoch auf einen geringfügig erhöhten kumulierten Stickoxidausstoß bei den verlän-
gerten Laständerungen hin. 

Abbildung 6-1: Exemplarische Variationsrechnung für den Lastgradienten eines transienten Motorbe-
triebsverlaufes mit den Ergebnisgrößen: Kraftstoffverbrauch, Stickoxidemissionen und Partikelemis-
sionen zeitlich aufgetragen über die Simulationszeit des Motorprozessmodells 
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6.1.2 Potentialanalyse: elektrisch unterstützte Aufladung 

Die nachfolgend präsentierte Variationsrechnung soll das Potential von Aggregaten untersu-
chen, die eine Unterstützung des dynamischen Verhaltens des Turboladers darstellen können. 
Dies können zusätzliche, elektrisch angetriebene Verdichter auf der Ladeluftseite sein, die 
durch eine weitere Druckstufe eine schnellere Druckerhöhung realisieren oder ein elektrischer 
Fremdantrieb, der den Turbolader auf eine höhere Drehzahl bringt, als es der aktuelle Ab-
gasenthalpiestrom über die Turbine ermöglichen würde. In dieser Variation soll die drehzahl-
unterstützte Zusatzleistung am Turbolader betrachtet werden, die gegenüber der Referenz-
leistung des Turboladers zusätzlich 5 bis 15 % betragen soll. 

 

Die Zusatzleistung bezieht sich auf die Turboladerleistung am Anfang der Lasterhöhung und 
wird lediglich für den Zeitraum des Lastsprungs zugeschaltet. Resultierend daraus steigen 

Abbildung 6-2: Exemplarische Variationsrechnung eines transienten Motorbetriebsverlaufes mit elektri-
scher Leistungsunterstützung am Turbolader mit den Auswirkungen auf die Motorleistung, -drehzahl, 
Turboladerdrehzahl, Ladedruck und den Ergebnisgrößen: Kraftstoffverbrauch, Stickoxidemissionen 
und Partikelemissionen zeitlich aufgetragen über die Simulationszeit des Motorprozessmodells 
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Turboladerdrehzahl und Ladedruck entsprechend schneller an. Ebenso sinken der Zeitraum 
und der Maximalwert des kurzzeitig erhöhten Kraftstoffverbrauches. Auffällig ist das Potential 
zur Rußstoßvermeidung, welches bereits in der kleinsten Leistungsstufe deutlich wird. Kon-
struktiv könnte eine solche elektrische Zusatzmaschine mit dem Läufer in den Turboladerrotor 
integriert oder alternativ über eine Kupplung bei Bedarf mechanisch zugeschaltet werden. 
Nachteilig würde sich bei erstgenannter Bauform die Vergrößerung des Massenträgheitsmo-
mentes auswirken, sodass folglich für jede Lasterhöhung Zusatzenergie aufgebracht werden 
müsste, um diesen zu kompensieren. Ein Vorteil wäre, dass die elektrische Maschine rekupe-
rierend für den Fall überschüssiger Abgasenthalpie als Generator nutzbar wäre, diese in elekt-
rische Energie wandeln könnte, die mit entsprechendem Energiespeicher eingespeichert wer-
den könnte und somit später nutzbar wäre. 

6.1.3 Potentialanalysen: Kumulierter Verbrauch und Emissionen 

Für die präsentierten Potentialanalysen zur Variation des Lastgradienten und dem elektrisch 
unterstützten Abgasturbolader werden in Abbildung 6-3 die über die Laufzeit der Simulation 
integralen Werte von Verbrauch und Schadstoffemissionen gegenübergestellt. 
 

 

Je nach Betriebsprofil fällt das Potential zur Kraftstoffeinsparung bzw. zur Senkung der Schad-
stoffemissionen aus. Für die Variation des Lastgradienten zeigen sich bei dessen Verringerung 
ein geringfügiges Potential zur Kraftstoffeinsparung und ein signifikantes Potential zur Absen-
kung der Rußemissionen. Der starke Rußstoß im Referenzpunkt resultiert vorrangig aus dem 
starken Luftmangel infolge der schnell erhöhten Kraftstoffeinspritzung bei gleichzeitig trägem 
Ansprechverhaltens des Turboladers. Die Stickoxidemissionen ergeben gleichbleibende integ-
rale Werte. Im zeitlichen Verlauf sind kurzzeitig höhere Wert bei niedrigerem Lastgradienten 
ersichtlich, die sich im Verlauf der Betrachtung durch ein etwas niedrigeres Niveau der Stick-
oxidbildung und die etwas langsamere Reaktion des Turboladers und demzufolge langsamer 
ansteigender Luft- und Abgasmassenströme im Integral wieder ausgleichen. Analog ist an-
hand der Simulationsergebnisse bei der Variation der Zusatzleistung am Turbolader ebenfalls 
ein Potential zur Kraftstoffeinsparung und zur signifikanten Rußvermeidung erkennbar. Für 

Abbildung 6-3: Kumulierte Werte des Kraftstoffverbrauches, der Stickoxid- und Rußemissionen für die 
zuvor präsentierten Potentialanalysen des Lastgradienten und der Leistungsunterstützung des Tur-
boladers im dynamischen Betrieb bezogen auf einen validierten Referenzverlauf 
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diese Gegenüberstellung ist jedoch zu beachten, dass die zusätzliche Energie, die zum Be-
trieb der elektrischen Leistungsunterstützung notwendig ist, in dieser Bilanzierung noch nicht 
berücksichtigt ist. Die Stickoxide steigen mit höherer Zusatzleistung leicht an. Vermutlich wirkt 
das stärkere Anfetten in Richtung Referenzfall ladungsabkühlend. Demzufolge senken die et-
was niedrigeren lokalen Temperaturen die Bildung thermischer Stickoxide leicht. 

6.2 Manöverfahrt 

Um das Simulationswerkzeug der dynamischen Motorprozessrechnung in einem anwen-
dungsnahen Szenario zu evaluieren, wird exemplarisch eine reale Manöverfahrt nachgerech-
net. Mit dem auf diese Weise definierten Lastprofil einer Hauptmaschine werden fiktiv die re-
sultieren Verläufe von Kraftstoffverbrauch und Emissionen präsentiert. Eine solche Nutzung 
eines dynamischen Prozessmodells ist bisher nicht bekannt und kann als Novum bezeichnet 
werden. 
Dazu wird ein Lastprofil als Randbedingung vorgegeben, welches auf Basis von Onboard-
Messungen ermittelt wurde. Die Messdaten wurden bei einer realen Messfahrt auf der Hybrid-
Fähre „Berlin“, die auf der Ostsee-Route zwischen Rostock/Warnemünde und Gedser ver-
kehrt, durch Mitarbeiter der Hochschule Wismar, Bereich Seefahrt Warnemünde im Rahmen 
des gemeinsamen Verbundforschungsprojektes „MEmBran“ aufgezeichnet. [164] Das aus die-
sen Rohdaten aufbereitete Lastprofil der Überfahrt von Gedser nach Rostock ist in nachfol-
gender Darstellung ersichtlich. Darin sind die Leistungsbedarfe der Vortriebs- und Steueror-
gane sowie der Batteriebetrieb dargestellt. 
 

 

Die Betriebsprofile der einzelnen Aggregate lassen sich grundlegend in drei zeitliche Regime 
unterteilen. Das erste Fenster von Bezugspunkt 0 s bis ungefähr 1200 s beinhaltet das Hafen-
manöver bei der Ausfahrt von Gedser, während der Bereich von 6000 s bis 7200 s die Hafen-
einfahrt in Rostock/Warnemünde darstellt. Der Zwischenbereich ist die Überfahrt auf hoher 

Rostock

Gedser

Hafen-
einfahrtÜberfahrtHafen-

ausfahrt

Abbildung 6-4: Lastprofil einer Hybrid-Fähre verkehrend zwischen Rostock und Gedser aufgenommen 
bei einer Messfahrt: Batterienutzung, Vortriebs- und Steuerorgane 
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See, der sich durch die Nutzung des Verstellpropellers als Hauptvortrieb auszeichnet, kurz 
CPP für „controllable pitch propeller“. Für die weitere Analyse sei der Bereich der Betriebspro-
file für die Hafeneinfahrt Rostock/Warnemünde ausgewählt, der nachfolgend mittig in Abbil-
dung 6-5 nochmals vergrößert dargestellt wurde. 
 

 

In dem hervorgehobenen und vergrößerten Abschnitt der Hafeneinfahrt wurde ein weiterer 
Anteil ausgewählt, der ein Zeitfenster von etwa 1000 s umfasst und auf dessen Grundlage ein 
Lastprofil für eine der Hauptmaschinen abgeschätzt wurde. Dies geschah mittels der Onboard-
Messdatenbasis, welche unter anderem die Leistungsanforderung der einzelnen antriebssei-
tigen Energieverbraucher - der Vortriebs- und Steuerorgane, den Batteriebetrieb und den Ma-
schinenstatus der jeweiligen Hauptmaschinen bereitstellt. Darüber hinaus wurde eine kon-
stante Grundlast angenommen, die sich aus dem Hotelbetrieb und weiteren Energieverbrau-
chern ergeben kann. Das Lastprofil der Maschine startet zunächst im Niedrigstlastbereich, um 
dann auf etwa 50 % Last hochzufahren, die anschließend relativ konstant gehalten werden. 
Besonders auffällig ist der Bereich, der im betrachteten Hauptmaschinenlastprofil ab ca. 
1000 s nach Beginn der Referenzzeit t0 mit dem steilen Lastanstieg und dem Lastabfall auftritt. 
Diese Dynamik kommt hauptsächlich durch die Verwendung der Azi-Pulls und der Thruster 
bzw. Bugstrahler als Steuerorgane beim Abbremsen des Schiffes während des Anlegemanö-
vers zustande, wobei diese Lastspitze nicht vollständig durch die Batterien aufgefangen wer-
den kann. 
Das abgeschätzte Lastprofil wurde nun wiederum als Eingabegröße für die Motorprozesssi-
mulation verwendet, um daraus die bekannten Kenngrößen Kraftstoffverbrauch, Stickoxid- und 
Partikelemissionen im dynamischen Maschinenbetrieb berechnen zu können. Darüber hinaus 
werden die Verläufe der Turboladerdrehzahl und des Ladedrucks gezeigt. Die Simulationser-
gebnisse für den Bereich der letzten 380 Sekunden des Manövers sind in nachfolgender Ab-
bildung 6-6 ersichtlich. Dazu muss angemerkt werden, dass diese Prozessrechnung auf 
Grundlage des Motorprozessmodells für den Motortyp „Caterpillar MaK 6M20“ in der Konfigu-
ration des Forschungsmotorprüfstandes geschah, der nicht der Schiffsmaschine an Bord der 
Fähre entspricht. Eine Übertragbarkeit auf die reale Schiffsmaschine kann nicht sichergestellt 
werden, weswegen die Ordinaten für Turboladerdrehzahl, Ladedruck, Kraftstoffverbrauch, 

Abbildung 6-5: Lastprofil der zwischen Rostock und Gedser verkehrenden Hybrid-Fähre (links) als 
vergrößerte Darstellung des Manöveranteils für den Bereich der Hafeneinfahrt nach Warnemünde 
(Mitte) und das abschätzte Lastprofils einer der Hauptmaschinen im Generatorbetrieb (rechts) 
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Stickoxid- und Rußemissionen jeweils ohne Skala abgebildet sind. Dennoch lassen sich dar-
aus Trends erkennen und qualitative Aussagen treffen. 
 

 

Der anfängliche Betrachtungszeitraum im mittleren Lastbereich ist begleitet von relativ gerin-
gen Lastschwankungen. Nach einem geringfügigen Lastabwurf erfolgt zum Ende ein großer 
Lastsprung mit einem starken Lastgradienten, der kurz diskutiert wird. 
Auffällig ist dabei der Anstieg des Kraftstoffverbrauches, der in Näherung dem Anstieg der 
Motorleistung folgt. Der kurzzeitige Mehrverbrauch, der im Maximum etwa 20 % über dem 
Verbrauch bei Volllast des Stationärbetriebs liegt, fällt somit für diesen Betriebsverlauf auf der 
Generatorkurve vergleichsweise gering aus. Hier kommt der Vorteil der diesel-elektrischen 

Abbildung 6-6: Simulationsrechnung auf Basis des validierten Motorprozessmodells unter Vorgabe 
eines Lastprofils, welches aus dem realen Onboard-Betrieb einer Passagierfähre im dynamischen 
Schiffsmanöverbetriebs berechnet wurde; dazu die Motor-, Turboladerdrehzahl, Ladedruck und die 
Ergebnisgrößen: Kraftstoffverbrauch, Stickoxidemissionen und Partikelemissionen 
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Kopplung von Energieerzeuger und -verbraucher zum Tragen, da zusätzliche Massenträghei-
ten zur Erhöhung der Motordrehzahl, wie es bei der mechanischen Kopplung im Propellerbe-
trieb notwendig wäre, nicht überwunden werden müssen. Lediglich ein kurzzeitiger Drehzahl-
abfall infolge der Lasterhöhung muss ausgeglichen werden. 
Bezüglich der Schadstoffemissionen sind mit der steilen Lasterhöhung ein Absinken der Stick-
oxidemissionen und ein signifikanter kurzzeitiger Anstieg der Rußemissionen verbunden. Ei-
ner der Gründe ist der lokale Sauerstoffmangel, der mit der vergleichsweise geringen Zylin-
derfüllung einhergeht. Diese resultiert aus den Trägheiten des Abgasturboladers, der nur lang-
sam seine Drehzahl steigert, um mit einem höheren Ladedruck eine ausreichende Zylinderfül-
lung zu gewährleisten. Außerdem zeigt sich ein weiterer weniger stark ausgeprägter Rußstoß 
beim abschließenden Lastabwurf. Eine diesbezügliche Hypothese wären zu niedrige Tempe-
raturen für eine ausreichende Aufoxidation der Rußpartikel resultierend aus einem hohen Luft-
überschuss. 

6.3 Zusammenfassung und Diskussion 

Um die Leistungsfähigkeit des dynamischen Motorprozessmodells in möglichen Anwendungs-
bereichen zu demonstrieren, wurden zwei verschiedene Potentialanalysen durchgeführt, aus 
denen Optimierungsmaßnahmen abgeleitet werden können. Während die zeitlichen Verläufe 
der transienten Betriebsführung detailliert Aufschluss über die zugrundeliegenden motori-
schen und brennverfahrensbeeinflussenden Randbedingungen geben, dienen die kumulierten 
Werte als direkt ersichtlicher Vergleich mit Gegenüberstellung der variierten Parameter. 
Dazu wurde in einer der Potentialanalysen eine Variation des Lastgradienten vorgenommen. 
Dies gibt den Einfluss des Nutzerverhaltens auf die zu optimierenden Zielgrößen Kraftstoffver-
brauch und Emissionen wieder. Darüber hinaus lassen sich auch Möglichkeiten zu Implemen-
tierungen im Motorsteuergerät ableiten, die eine Begrenzung des Lastgradienten in einem ver-
brauchseinsparenden und emissionsärmeren Betriebsmodus vorsehen könnten. Als weitere 
Potentialanalyse wurde die Einbindung eines Zusatzaggregates wie der elektrischen Leis-
tungsunterstützung des Abgasturboladers durchgeführt. Ein großer Vorteil solch einer Maß-
nahme wäre die Entkopplung des kontinuierlichen Arbeitsprinzips der beiden Strömungsma-
schinen des Turboladers von der zyklisch arbeitenden Hubkolbenmaschine. Verschiedene 
Großmotorenhersteller sehen in einer solchen hybridisierenden Ausrüstung viel Zukunftspo-
tential für aktuelle und zukünftige Motoren. [161], [162], [163] Einige Großdieselmotoren wer-
den ab 2021 in Serie damit ausgestattet. [155], [156] Die Ergebnisse beider Analysen verspre-
chen bei Lastsprüngen Möglichkeiten zur Kraftstoffeinsparung sowie ein deutliches Potential 
zur Reduktion der kurzzeitig stark erhöhten Partikelemissionen. 
Zur weiteren Evaluierung des Simulationswerkzeuges wurde auf Grundlage von Messdaten 
einer realen Manöverfahrt ein Lastprofil generiert. Somit konnte im wissenschaftlichen Kontext 
erstmalig in einem anwendungsnahen Szenario für eine hochdynamische Manöverfahrt mit 
einem adäquaten und validen Motorprozessmodell der dynamische zeitliche Verlauf von Kraft-
stoffverbrauch und Emissionen nachgerechnet werden. Daraus ergeben sich vielfältige Mög-
lichkeiten zur Optimierung dieser Größen. Abschließend bleibt anzumerken, dass bei allen 
Änderungen insbesondere zum Nutzerverhalten immer der Sicherheitsaspekt beim Manövrie-
ren priorisiert werden muss. Anschließend sind die Zeitplaneinhaltung sowie die ökonomi-
schen und ökologischen Aspekte im Zielkonflikt bewertbar und zu optimieren. 
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7 Zusammenfassung 
In diesem abschließenden Kapitel werden die wesentlichen Inhalte der vorliegenden Arbeit 
komprimiert zusammengefasst. Ein Ausblick auf zukünftige Anwendungs- und Forschungs-
möglichkeiten zeigt, wie das geschaffene Simulationswerkzeug einen wertvollen Beitrag für 
die Auslegung zukünftiger Systeme und die Optimierung oder verbesserte, das heißt, effizien-
tere und emissionsärmere Ausnutzung auch aktueller Systeme leisten kann. Abschließend 
wird skizziert, wie das Prozessmodell sinnvoll erweitert werden kann. 

7.1 Zusammenfassung der Ergebnisse 

Experimentelle Untersuchungen an einem mittelschnelllaufenden Schiffsdieselmotor wurden 
durchgeführt, welche einerseits ein besseres Verständnis und die Charakterisierung des dy-
namischen Motorbetriebs ermöglicht haben sowie andererseits als wertvolle Messdatenbasis 
zur Parametrierung und Validierung des erstellten Simulationswerkzeuges dient. 
Im Rahmen der Versuchsdurchführung wurden hochgenau aufgelöste Messdaten für die bei-
den typischen Modi des Generator- und Propellerbetriebs erarbeitet. Hierbei konnten charak-
teristische Unterschiede zwischen stationärer und transienter Maschinenführung herausge-
stellt werden. Es wurde gezeigt, dass der dynamische Betrieb zu einem kurzzeitig erhöhten 
Kraftstoffverbrauch und zu größeren emittierten Partikelmassen führen kann. Diese Effekte 
sind auf der Propellerkurve deutlicher ausgeprägt als auf der Generatorkurve. Für ausge-
wählte Betriebsbereiche wurden außerdem Messungen hinsichtlich der Partikelgrößenvertei-
lung durchgeführt. Deren zusätzliche Datenbasis brachte nicht nur weiterführende Erkennt-
nisse bezüglich der Partikelemissionen sowohl im stationären als auch im transienten Betrieb 
ein, sondern konnte ebenfalls in den Modellen des Simulationswerkzeuges sinnvoll verwertet 
werden. Mit Hilfe dieser Ergebnisse konnte hinsichtlich der Maschinenführung ein hohes Po-
tential zur Optimierung identifiziert werden, welches in der Anwendung des entwickelten Mo-
torprozessmodells im Rahmen von Potentialanalysen beleuchtet wurde. 
Für die Kapitel des detaillierten Motorprozessmodells kann geschlussfolgert werden, dass die-
ses die Eigenschaften des Gesamtsystems Motor valide sowohl im stationären als auch im 
dynamischen Betrieb darstellen kann. Ein Schwerpunkt nahm dabei die Entwicklung und Im-
plementierung der verschiedenen Komponentenmodelle des Gesamtmodells inklusive Be-
rücksichtigung der verschiedenen thermischen sowie Bauteil- und Fluid-bedingten Trägheiten 
ein. Die umfangreiche Modellstruktur wurde komplettiert durch eine grundlegende Reglerar-
chitektur. Die umgesetzten Prozessmodelle sind für den bekannten, definierten Betriebsbe-
reich gültig und erzielen Validierungsergebnisse in sehr hoher Genauigkeit zu den erarbeiteten 
Messdaten. Die Validierung erfolgte für stationäre Motorbetriebspunkte und ausgewählte tran-
siente Betriebsverläufe, von denen ein exemplarischer Lastsprung auf der Propellerkurve prä-
sentiert wurde. 
Aus den Arbeitsteilen der experimentellen Untersuchungen und des Simulationswerkzeuges 
ließen sich folgende Kernaussagen ableiten und schlussfolgern: Eine Entkopplung der ener-
giebereitstellenden Aggregate wie dem Schiffsdieselmotor von den Energieverbrauchern ist 
vorteilhaft, wie die Ergebnisse im Vergleich von Generator- und Propellerbetrieb zeigen. Ein 
dieselelektrisches Antriebssystem weist im Vergleich zum dieselmechanischen System einen 
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weniger stark ausgeprägten kurzzeitigen Anstieg des Kraftstoffverbrauches und der Rußemis-
sionen bei hohen positiven Lastgradienten auf. Dagegen sind die Änderungen der transienten 
Stickoxidemissionen als vergleichsweise unauffällig zu bezeichnen. 
Die exemplarisch untersuchten Potentialanalysen konnten ein hohes Maß an Optimierungs-
potential identifizieren, welches zum einen beim Lastgradienten liegt, der über das Nutzerver-
halten beeinflusst werden kann und zum anderen bei Zusatzaggregaten. So gehen mit einem 
effizienten und vorausschauenden Nutzer- bzw. Fahrverhalten bei hochdynamischen Be-
triebszuständen, welches im Schiffsmaschinenbetrieb das Manövrieren umfasst, eine Ver-
brauchs- und Schadstoffreduzierung einher. Diesen Einfluss bestätigen sowohl die Motorver-
suche als auch die Simulationsergebnisse. Eine intelligente Fahrweise steht natürlich immer 
auch im Kontext des Sicherheitsaspektes und bei Fähren der Fahrplanerfüllung. Durch zusätz-
liche Aggregate wie der elektrischen Leistungsunterstützung des Turboladers kann eine ther-
modynamische Entkopplung vom motorbetriebsabhängigen Abgasenthalpiestrom erreicht 
werden. Dies bewirkt eine Verbesserung des dynamischen Ansprechverhaltens verbunden mit 
möglicher Kraftstoffeinsparung und einem großen Potential zur Rußstoßreduzierung. 

7.2 Ausblick 

Die präsentierten Potentialanalysen zeigen bereits eine Auswahl an Optionen, die wirkungsvoll 
auf eine optimierte Abstimmung der Maschinensysteme sowie auf effizientere und umwelt-
freundlichere gesamtenergetische Nutzungs- und Regelungskonzepte abzielen. Mögliche 
Maßnahmen sind die Vermeidung hoher Lastgradienten und eine verstärkte Systementkopp-
lung bzw. Systemhybridisierung. Aktuell bereits zum Teil umgesetzte Konzepte und beste-
hende Konfigurationen können perspektivisch weiter ausgebaut bzw. verbessert werden. 
Im Falle des Nutzerverhaltens wären neue Trainingsmethoden umsetzbar. Mit der Implemen-
tierung von Prozessmodellen in Simulatoren, welche den dynamischen Maschinenbetrieb und 
die damit verbundenen Charakteristiken bzgl. Kraftstoffverbrauch und Emissionen darstellen 
können, kann das nautische Personal diesbezüglich sensibilisiert, aus- bzw. weitergebildet 
werden. Ein vorausschauendes, effizienteres Manövrieren erhöht somit Wirtschaftlichkeit und 
Umweltverträglichkeit des Schiffsbetriebs aus einem angepassten Nutzerverhalten heraus. 
Dynamische Motorprozessmodelle können außerdem bei der Reglerauslegung und -adaption 
hilfreich sein. Die Abstimmung verschiedener Systeme und Steuergeräte kann komfortabel 
per Simulationswerkzeug getestet und optimiert werden, sodass neuartige Regelungskon-
zepte für die Automatisierungselektronik mit Hilfe eines dynamischen Motorprozessmodells 
entworfen werden können. Möglicherweise kann ein „Eco-Mode“ in der Maschinenautomati-
sierung zusätzlich zur normalen Regelstrategie mit der Begrenzung des Lastgradienten das 
Nutzerverhalten unterstützen. Dieser Modus kann dann in Situationen genutzt werden, in de-
nen es die sicherheitstechnischen Aspekte des Manövers erlauben. 
Ebenso können verschiedene Maschinenkonfigurationen vor dem Hintergrund der Systement-
kopplung und -hybridisierung komfortabel per Simulationswerkzeug ausgelegt und analysiert 
werden. Die genannte thermische Entkopplung von Turbolader und Hubkolbenmaschine per 
elektrischer Leistungsunterstützung ist bisher wenig verbreitet, sollte aber aufgrund der ange-
führten vorteilhaften Eigenschaften weiterverfolgt werden. Eine erste mögliche Entkopplung 
des Betriebsverhaltens des Verbrennungsmotors als energiebereitstellendes Aggregat vom 
antriebsseitigen Energiebedarf der Vortriebsorgane des Schiffes, wie dem Schiffspropeller, ist 
bereits durch den mechanisch entkoppelten Generatorbetrieb etabliert. Dies konnte für den 
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Dynamikbetrieb eine Reduzierung der Verbrauchsspitzen und des Rußstoßes aufzeigen. Die-
ses Potential spricht für eine weitere Entkopplung unter Nutzung von Energiespeichern zur 
Abfederung von Lastspitzen. Dies kann außerdem insbesondere für Motorenhersteller interes-
sant sein, die zukünftig nicht nur den Motor als Komponente, sondern das Konzept zur Ener-
giebereitstellung als gesamte Leistungseinheit vertreiben wollen. Die Abstimmung der ver-
schiedenen Teilsysteme bekommt dann eine immer größere Bedeutung. Insbesondere auch 
dann, wenn die Energiebereitstellung und der antriebsseitige Energieverbrauch weiter entkop-
pelt werden und zur Bereitstellung außerdem Energiespeicher hinzukommen, wie es beispiels-
weise bereits auf der Hybrid-Fähre der Fall ist, für die in dieser Arbeit im Anwendungskapitel 
eine reale Manöverfahrt simuliert wurde. 
Umweltfreundliche Einzelkomponenten in einem komplexen Energiesystem reichen jedoch 
nicht aus, sondern spielen ihr ganzes Potential erst dann aus, wenn alle Teilsysteme möglichst 
in ihrem Optimum betrieben werden können. Konzepte wie beispielsweise die Lastspitzenver-
meidung oder Lastverlagerung, bekannt als  „Peak-Shaving“ bzw. „Load Shifting“, wären mög-
lich, auslegbar und das Potential quantifizierbar. Eine gesamtenergetische Optimierung ver-
spricht hier viel Potential. Das Optimierungspotential und der Abstimmungsbedarf steigen 
umso mehr, je komplexer die energetischen Systeme aufgrund ihrer Vielfalt und Anzahl an 
Anlagen ausfallen. Dabei kann die Gesamtkomplexität an Bord einiger Schiffstypen schon 
heute mit dem Systemaufbau einer Kleinstadt verglichen werden. Mit zunehmender System-
komplexität steigen auch die Anforderungen und Herausforderungen, die eine optimierende 
Abstimmung zur effizienten, umweltgerechten Ausnutzung notwendig machen. Somit wird eine 
solche Optimierung zukünftig und insbesondere für komplexe Hybridsysteme verstärkt zu the-
matisieren sein, wofür adäquate Simulationswerkzeuge einen wertvollen Beitrag liefern. 
Bezogen auf das Motorprozessmodells verbleiben weiterhin Möglichkeiten zur Modellerweite-
rung und -verbesserung. Im Vergleich zu den vielen Freiheitsgraden aktueller, moderner 
Schiffsdieselmotoren wären noch umfangreichere Messdaten von Vorteil - sowohl für den sta-
tionären als auch den instationären Betrieb, der hier nur in ausgewählten Betriebszuständen 
dargestellt werden konnte. Für eine umfänglichere Datenbasis wären weitere Untersuchungen 
beispielsweise hinsichtlich der Variation des Einspritzzeitpunktes, der Schwerpunktlage, des 
Raildruckes und unterschiedlicher Kraftstoffe denkbar. 
In einzelnen Teilmodellen des Motorprozesses können nach wie vor Erweiterung vorgenom-
men werden. Validierungsbedarf und Verbesserungspotential bestehen ferner hinsichtlich der 
Voraussage der Rußemissionen, was sich unter anderem darin begründet, dass die für diesen 
Schadstoff zugrundeliegenden Mechanismen sehr komplex sind und mit einfachen Modellan-
sätzen nur bedingt für alle motorischen Randbedingungen abbildbar sind. Die Modelle müss-
ten noch in weitreichenderen Betriebsbereichen als den hier behandelten getestet werden, um 
eine valide Aussage zur Modellgüte treffen zu können. Außerdem werden Einflussgrößen wie 
der Schmieröleintrag aktuell noch vernachlässigt. Dieser hat bei der vorliegenden Verbrauchs-
schmierung einen noch nicht quantifizierten Einfluss auf die gesamten Partikelemissionen, bei 
der auch die Rolle des dynamischen Betriebs noch unklar ist. Um nur einige erweiterbare 
Komponenten des Motorprozessmodells zu nennen, sei das thermische Netzwerk um detail-
lierte Medienkreislaufe von Kühlwasser- und Schmierölkreislauf erweiterbar. Mit diesem Wis-
sen wären diesbezügliche Regelstrategien modellier- und optimierbar, die weiterhin zur Effi-
zienzverbesserung in jeglichen Betriebszuständen beitragen könnten. 
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Veröffentli-
chungsjahr Autor(en) Titel der Arbeit 

1971 Ledger et al. Computer Simulation of a Turbocharged Diesel Engine Oper-
ation Under Transient Load Conditions [21] 

1981 Watson Transient performance simulation and analysis of turbo-
charged diesel engines [22] 

1981 Zellbeck Rechnerische Untersuchungen des dynamischen Betriebs-
verhaltens aufgeladener Dieselmotoren [23] 

1986 Shan-Chin et al. Dynamic turbocharged diesel engine model for control analy-
sis and design [24] 

1990 
Schorn, Pischinger 

et al. 
Computer simulation of turbocharged diesel engines under 

transient conditions [25] 

1990 Sorenson et al. Transient simulation of a small turbocharged diesel engine 
[26] 

1993 Larmi Transient Response Model of Low-Speed Diesel Engine in 
Ice-Breaking Cargo Vessels [27] 

1993 Schwarz Simulation des transienten Betriebsverhaltens von aufgelade-
nen Dieselmotoren [28] 

1997 Assanis et al. 
Development of a Modular, Transient Multi-Cylinder Diesel 
Engine Simulation for System Performance and Vibration 

Studies [29] 

1999 Gerstle Simulation des instationären Betriebsverhaltens hochaufgela-
dener Vier- und Zwei-Takt-Dieselmotoren [30] 

2002 
Benajes, Payri et 

al. 
Modelling of turbocharged diesel engines in transient opera-

tion: Part 1 [31] and Part 2 [32] 

2006 Rakopoulos et al. Review of Thermodynamic Diesel Engine Simulations under 
Transient Operating Conditions [33] 

2012 Reißig Modeling the Cold Start Process of Spark Ignition Engines 
[34] 

2014 Mancini Automotive Diesel Engine Transient Operation: Modeling, 
Optimization and Control [35] 

2018 Giakoumis Modeling a Variable-Geometry Turbocharged Diesel Engine 
under Steady-State and Transient Conditions [36] 

 
  

Tabelle A-1: Chronologische Übersicht einiger Motorprozessmodelle zum dynamischen Motorbetrieb 
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Tabelle A-2: Übersicht der durchgeführten Versuche im Generatorbetrieb 

 
 

Tabelle A-3: Übersicht der durchgeführten Versuche auf der Propellerkennlinie 

 
  

Variation Last in % Anzahl Beschreibung

Be
st

ro
m

un
gs

be
gi

nn 10 5

Bestromungsbeginn:
0-10°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

20 5
40 5
60 5
80 5

100 2

R
ai

ld
ru

ck

20 2 Bestromungsbeginn:
0°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar und 1500 bar

40 2
60 2
80 2

100 2

La
st

va
ria

tio
n

5 1

Bestromungsbeginn:
0-10°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

8 1
11 1
14 1
17 1
20 1
23 1
26 1
29 1
32 1
35 1
38 1
40 1

Variation Last in % Wiederholungen Beschreibung

La
st

au
fs

ch
al

tu
ng

0  10 5

Bestromungsbeginn:
7,5°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

0  20 5
5  10 5
5  20 5
5  30 5
5  40 5
5  50 5
5  60 5
5  70 5
10  20 5
10  30 5
10  40 5
20  50 2
30  60 2
40  70 2

La
st

ab
fa

ll
20  0 5

Bestromungsbeginn:
7,5°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

20  0 5
10  5 5
20  5 5
30  5 5
40  5 5
50  5 5
60  5 5
70  5 5
20  10 5
30  10 5
40  10 5
50  20 1
60  30 1
70  40 1

Ko
m

bi 10  0  10 3 Bestromungsbeginn:
7,5°KWvZOT

Raildruck: 1000 bar20  0  20 6

St
at

io
nä

re
rG

en
er

at
or

be
tr

ie
b:

Tr
an

si
en

te
rG

en
er

at
or

be
tr

ie
b:

Variation Last
in %

Drehzahl
in min-1

Anzahl Beschreibung

Be
st

ro
m

un
gs

be
gi

nn

25 630 3

Bestromungsbeginn:
0-10°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

27 650 3
29,2 670 3
31,8 690 4
34,5 710 4
37,7 730 3
40,8 750 3
44,4 770 3
48,1 790 3
50 800 4

52,1 810 3
56,3 830 4
60,5 850 4
65,2 870 3
70 890 3
75 910 4

80,2 930 4
85,8 950 4
100 1000 7

Variation Last 
in %

Drehzahl
in min-1

Wiederholungen Beschreibung

La
st

-
au

fs
ch

al
tu

ng

25  50 630  800 5
Bestromungsbeginn:

2,5°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

40  50 750  800 5

40  75 750  910 5

50  75 800  910 5

La
st

ab
fa

ll

50  25 800  630 5
Bestromungsbeginn:

2,5°KWvZOT

Raildruck:
1000 bar

50  40 800  750 5

75  50 910  800 5

75  40 910  750 5

St
at

io
nä

re
rP

ro
pe

lle
rb

et
rie

b:

Tr
an

si
en

te
rP

ro
pe

lle
rb

et
rie

b:
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Abbildung A-1: Kennfelder des Turboladerherstellers: Verdichter (links), Turbine (rechts) 
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