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1 Zusammenfassung 

- 1 - 

1 Zusammenfassung 

Die vorliegende Arbeit stellt ein neues kombiniertes Magerbrennverfahren vor und  

leistet damit einen Beitrag zur Bewertung der Grenzpotenziale von ottomotorischen 

Magerbrennverfahren hubraumkleiner aufgeladener Ottomotoren mit Direktein-

spritzung. Während der stöchiometrische Betrieb des Ottomotors nur noch ver-

gleichsweise wenig Potenzial zur Verringerung des CO 2-Ausstoßes bietet, lässt sich 

der Kraftstoffverbrauch von Ottomotoren durch den überstöchiometrischen Betrieb 

signifikant reduzieren. Die Kombination des Magerbetriebs – sowohl mit homogener 

als auch heterogener Gemischaufbereitung – mit Technologien wie z. B. einem vari-

ablen Ventiltrieb, einer optimierten Ladungsbewegung, einem innovativen Zündsys-

tem oder einer weiterentwickelten Aufladung birgt enormes Potenzial. Zur Qua ntifi-

zierung d ieses Potenzials wurden  nach erfolgter Betrachtung des Stands der Technik  

und einer entsprechend abgeleiteten Strategie Untersuchungen an d iversen Einzy-

linder- und  Vierzylindermotoren durchgeführt, d ie eine Bewertung einzelner Maß-

nahmen und deren Kombinationen hinsichtlich des CO 2-Potenzials ermöglichen.  

Die dadurch gewonnen Erkenntnisse lassen sich wie folgt zusammenfassen: 

- Zur Erschließung des max. CO 2-Minderungspotenzials von Ottomotoren ist 

eine Kombination des homogenen und heterogenen Magerbetriebs im Kenn-

feld  notwendig. 

- Mit dem Ziel einer Reduzierung des Aufwands seitens der Abgasnachbehand-

lung sollte der Magerbetrieb mit einer betriebspunktabhängig angepassten 

Menge an Restgas durch interne Abgasrückführung kombiniert werden. 

- Eine signifikante Steigerung der Ladungsbewegung ermöglicht sowohl eine 

deutliche Reduktion der Schadstoffemissionen im Magerbetrieb als auch eine 

Erweiterung des Kennfeldbereichs, in d em der Verbrauchsvorteil des Mager-

betriebs erschlossen werden kann. 

- Ein hohes Ladungsbewegungsniveau steht dem heterogenen Magerbetrieb 

des Motors und dem damit verbundenen Verbrauchsvorteil nicht entgegen. 
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Abstract 
Within the scope of this thesis a new lean burn process combining homogeneous and 

stratified  charge combustion for reducing the fuel consumption of turbocharged 

spark ignited  d irect injection engines is presented . It is widely recognised  that the 

operation of spark ignited  engines with excess air is one of the most promising 

methods to achieve a large fuel consumption improvement. The combination of lean 

burn combustion with technologies like for instance a variable valve train, an in-

creased  charge motion, an innovative ignition system or an improved turbocharger 

offers enormous potential for reducing fuel consumption and  consequently also CO2 

emissions of small capacity engines with turbocharging and  d irect injection. After 

considering the current state of scientific knowledge and  developing a strategy for 

achieving a large fuel consumption improvement on the one hand and  a reduction of 

nitrogen oxide emissions on the other hand experimental investigations on d iverse 

single- and  four-cylinder engines were carried  out in order to quantify these poten-

tials. 

The find ings can be summarised  as follows: 

- By combining the homogeneous-lean, homogeneous stratified  and  the strat i-

fied  charge combustion in one engine map a significant benefit in fuel con-

sumption can be achieved . 

- To limit the additional expenses regard ing the exhaust gas aftertreatment the 

engine-out nitrogen oxide emissions have to be reduced . Therefore, the d ilu-

tion of the mixture has to be maximised . Depending on the engine operation 

point, the residual-gas/ air mixture should  be ad justed . 

- A significantly increased  charge motion allows a reduction of pollutant emis-

sions in lean operation as well as an expansion of the engine load range oper-

ated  so far. 

- A high level of charge motion does not conflict with the stratified  charge com-

bustion at low part load  in general. 
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2 Einführung 

In Zeiten steigender Kraftstoffpreise und der ausgeprägten Abhängigkeit der Bevö l-

kerung von Kraftfahrzeugen zur Wahrung ihrer Mobilität ist trotz der Innovationen 

im Bereich der Elektrofahrzeuge oder der Hybridkonzepte d ie Effizienzsteigerung 

des weit verbreiteten Verbrennungsmotors als etablierter Antrieb des Automobils 

nach wie vor ein wichtiger Bestandteil zukünftiger Mobilitätskonzepte.  

Neben dem Streben nach einer Senkung des Kraftstoffverbrauchs und der Einha l-

tung der gesetzlich vorgeschriebenen Schadstoffgrenzwerte gewinnt der Ausstoß des 

klimarelevanten Treibhausgases CO 2 stetig an Bedeutung. So hat sich der Verband  

der Europäischen Automobilhersteller (ACEA) neben den länderspezifischen Emis-

sionsvorschriften durch d ie bereits im Jahr 1998 vereinbarte Selbstverpflichtung zur 

Vermeidung gesetzlicher Vorschriften d ie Senkung des CO 2-Ausstoßes der Fahrzeug-

flotten von durchschnittlich 185 g/ km im Jahr 1995 auf 140 g/ km im Jahr 2008 zur 

Aufgabe gemacht [1]. Der durchschnittliche Kraftstoffverbrauch von 7,7 l Benzin 

bzw. 7,0 l Diesel pro 100 gefahrene Kilometer im Jahr 1995 wurde nach ACEA [1] bis 

2005 bereits jeweils um ca. 1 l pro 100 km gesenkt, was einem durchschnittlichen 

CO2-Ausstoß von 160 g/ km im Jahr 2005 entspricht. Gemäß der  im Jahr 2009 durch 

d ie EU beschlossenen CO 2-Regulierung für Pkw müssen alle Hersteller und  Import-

eure gemeinsam einen durchschnittlichen CO 2-Ausstoß von 130 g/ km im Jahr 2015 

und 95 g/ km im Jahr 2020 erreichen [2, 3]. Der d iesbezüglich vorgesehene Stufen-

plan wird  als ein Teil einer Drei-Säulen-Strategie der EU langfristig zu einer deutli-

chen Senkung des CO 2-Ausstoßes von Kraftfahrzeugen beitragen. 

Neben gewichtsreduzierenden Maßnahmen und  Optimierungen der aerodynam i-

schen Designgestaltung am Fahrzeug sowie den Weiterentwicklungen im Bereich 

des Rollwiderstands oder des Getriebes weist der Verbrennungsmotor noch großes 

Potenzial zur Steigerung der Effizienz und damit zur Senkung des Kraftstoffver-

brauchs bzw. des CO 2-Ausstoßes auf, wie es z. B. in Flierl et al. [4] beschrieben ist. 

Darüber hinaus ist d ie gesetzeskonforme, vergleichende Bewertung von Fahrzeugen 

mit Verbrennungsmotor und solchen mit rein elektrischem Antrieb unvollständig 

und realitätsfern, was den aus energetischer Sicht zu bevorzugenden Verbren-

nungsmotor deutlich benachteiligt [5]. Insbesondere d ie oft getroffene Annahme, 
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Elektrofahrzeuge ermöglichten eine emissionsfreie Art der Mobilität, entspricht in 

der Regel nicht der Realität und  sollte entsprechend überdacht und  korrigiert wer-

den [6, 7].  

Den hohen Erwartungen bzgl. einer Verringerung des Kraftstoffverbrauchs steh t der 

Anspruch des Kunden auf Komfort sowie auf hohe Sicherheitsstandards – und damit 

einer Zunahme des Fahrzeuggewichts – gegenüber, was folglich d ie Forderung nach 

einer Verringerung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs verstärkt und  den Einsatz 

neuer innovativer Technologien eröffnet. 

Ein sich in den letzten Jahren immer weiter etablierender Trend ist d ie Downsizing-

Strategie. Diese ermöglicht durch d ie zunächst widersprüch lich anmutende Kombi-

nation aus einem verkleinerten Hubraum und einem dabei gleichen oder sogar 

gesteigertem Drehmoment eine signifikante Effizienzsteigerung, was sich nicht 

zuletzt durch eine Senkung des Kraftstoffverbrauchs bemerkbar macht. Tragende 

Faktoren des Downsizings sind  der Einsatz einer Benzindirekteinspritzung (BDE), 

d ie Optimierung des Brennverfahrens und des Ladungswechsels sowie d ie Aufla-

dung des Motors. In Kombination mit neuen innovativen Technologien zur weiteren 

Verbesserung des Motorwirkungsgrads ergeben sich so große Potenziale zur Redu-

zierung des Kraftstoffverbrauchs, d ie nach den Untersuchungen von  Flierl et al. [4] 

Antriebswirkungsgrade von Ottomotoren in der Größen ordnung von bis zu  40 % 

möglich machen. Damit könnte ein Fahrzeug des B- bzw. Kleinwagen-Segments das 

Ziel von 95 g CO2-Austoß pro Kilometer im Jahr 2020 erreichen. 

Darüber hinaus birgt der überstöchiometrische Betrieb des Ottomotors, das bedeutet 

der Betrieb mit Luftüberschuss, weiteres erhebliches Potenzial. Dieser lässt sich zum 

einen durch ein homogen-mageres Luft-Kraftstoff-Gemisch 1 als auch durch eine 

Ladungsschichtung, bei der nur im Bereich der Zündkerze ein zündfähiges Gemisch 

erzeugt wird , darstellen. Durch d ie Einführung der BDE weckte d ie Ladungsschich-

tung mit sehr viel höheren möglichen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen im Vergleich 

zum Magerbetrieb mit homogener Kraftstoffverteilung das Interesse der Motoren-

entwickler und  der homogene Magerbetrieb geriet verstärkt in den Hintergrund . 

                                                 
1 Als Luft-Kraftstoff-Verhältnis wird  d as Verhältnis aus der sich tatsächlich im Brennraum befinde n-
den Luftmasse m L zur stöchiometrischen Luftmasse m L,St bezeichnet [8, S.23f]. Die stöchiometrische 
Luftmasse lässt sich aus der Kraftstoffmasse m K und  d em stöchiometrischen Luftbedarf LSt berechnen. 
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Bedingt durch den hohen technologischen Aufwand – auch aufgrund der aufwänd i-

gen und damit kostenintensiven Abgasnachbehandlung – wurden jedoch bis heute 

nur wenige Fahrzeuge mit Schichtladungsbrennverfahren auf dem Markt eingeführt. 

Da eine weitere deutliche Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs von stöchiometrisch 

betriebenen Ottomotoren einzig durch mechanische Verfahren nur schwer darzustel-

len ist und  der Druck auf d ie Automobilindustrie den CO 2-Ausstoß weiterhin deu t-

lich zu verringern weiter wächst, ergeben sich zunehmend Chancen für d ie Entwick-

lung neuer Magerbrennverfahren. 

Ziel der vorliegenden Arbeit ist es d ie Grenzpotenziale von ottomotorischen Mager-

brennverfahren hubraumkleiner Motoren mit BDE und Turboaufladung aufzuzeigen 

und  damit einen Beitrag zur Entwicklung neuer Brennverfahren zur weiteren Effi-

zienzsteigerung von hubraumkleinen aufgeladenen Ottomotoren  zu leisten. Im 

Fokus der Untersuchungen stehen neben der Absenkung des Kraftstoffverbrauchs 

bzw. des CO 2-Ausstoßes d ie Einhaltung aktueller und  zukünftiger Schadstoffemissi-

onsgesetzgebungen sowie d ie Berücksichtigung von Kosten, Komfort und  Fahrba r-

keit.  

Schwerpunkt der durchgeführten Untersuchungen ist der überstöchiometrische 

Betrieb des Ottomotors, eine hohe Ladungsbewegung und  d ie Nutzung von Variabi-

litäten im Ventiltrieb. Der mit dem überstöchiometrischen Betrieb des Ottomotors 

einhergehende erhöhte Aufwand bei der Abgasnachbehandlung (AGN) soll u . a. 

durch eine sehr hohe Ladungsverdünnung minimiert werd en, sodass der Ver-

brauchsvorteil durch den Magerbetrieb des Ottomotors mit möglichst geringen 

Kosten für d ie AGN kombiniert werden kann. Zur Darstellung hoher Restgasraten 

erfolgt alternativ zu  der bei aktuellen Motoren gängigen  externen Abgasrückführung 

eine Bewertung der internen Abgasrückführung durch d ie Verwendung innovativer 

Ventilerhebungskurven. 

Das Kapitel 3 beinhaltet einen Überblick über Ottomotoren mit Magerbrennverfah-

ren, wobei deren historische Entwicklung und der aktuelle Stand  der Technik darg e-

stellt sind . Im darauf folgenden Kapitel 4 werden zukünftige Brennverfahren be-

schrieben, d ie daran gestellten Anforderungen formuliert und  d ie Strategie eines 

neuen, daraus abgeleiteten Magerbrennverfahrens dargelegt. Eine Beschreibung der 
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für d ie durchgeführten experimentellen Untersuchungen genutzten Versuchsträger , 

bei denen es sich um diverse Einzylinderaggregate mit vollvariablem Ventiltrieb 

sowie verschiedene Vollmotoren mit teilvariablem Ventiltrieb und Ventilhubu m-

schaltung handelt, und  der angewandten Methodik ist in Kapitel 5 zu finden. Die 

Darstellung der Versuchsdurchführung und  der dadurch gewonnenen Erkenntnisse 

erfolgt im Falle der Untersuchungen am befeuerten Einzylindermotor in Kapitel  6. In 

Kapitel 7 sind  d ie an den verschiedenen Vollmotoren durchgeführten Untersuchu n-

gen und d ie Versuchsergebnisse dargestellt, d ie eine Bewertung hinsichtlich der  

Übertragbarkeit der an den Einzylinderaggregaten erlangten Erkenntnisse auf Voll-

motoren mit realen Aufladerandbedingungen ermöglichen sollen. Abschließend  

erfolgt in Kapitel 8 eine Einordnung der gewonnenen Erkenntnisse in den aktuellen 

Kenntnisstand  des Fachgebiets sowie ein Ausblick. 
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3 Ottomotor mit Magerbrennverfahren 

Der überstöchiometrisch, d . h. mager oder mit Luftüberschuss, betriebene Ottomotor 

ermöglicht eine signifikante Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und damit der 

CO2-Emissionen. Dieser Verbrauchsvorteil ist zum einen durch eine Erhöhung des 

Isentropenexponenten κ und damit durch eine Verbesserung des thermischen Wir-

kungsgrads des Motors zu begründen , welcher der Tatsache geschuldet ist, dass d ie 

größere Gesamtladungsmasse zu niedrigeren Kompressionsenddrücken - und tempe-

raturen sowie einer niedrigeren Prozesstemperatur führt  (siehe z. B. [8, 9]). Zum 

anderen rührt der genannte Verbrauchsvorteil des Motors von dem gesteigerten 

Entdrosselungsgrad 2 und  den in Folge dessen geringeren Ladungswechselverlusten  

sowie einer Verminderung der Wandwärmeverluste durch geringere Gemischd ich-

ten im Wandbereich her [8]. 

Um den prinzipbedingten Verbrauchsvorteil des mit Luftüberschuss betriebenen 

Ottomotors möglichst vollständig zu nutzen, wurden in der Vergangenheit  weltweit 

eine Vielzahl an Untersuchungen durchgeführt und  verschiedene Brennverfahren 

entwickelt. Diese historische Entwicklung des Ottomotors mit Magerbrennverfahren  

legt das folgende Kapitel 3.1 dar. In Kapitel 3.2 folgt eine Darstellung des aktuellen 

Entwicklungsstands der mit Luftüberschuss betriebenen Ottomotoren. 

3.1  Historische Entwicklung 

Bereits in den achtziger Jahren  des letzten Jahrhunderts forschten d ie Automobilher-

steller intensiv an einer Serienlösung eines überstöchiometrisch betriebenen Ottom o-

tors mit äußerer Gemischbildung, um den Kraftstoffverbrauch und  damit d ie CO 2-

Emissionen ihrer Fahrzeuge weiter zu verringern. So gelang es z. B. Audi im Jahr 

1982 mit einem 1,6-l-Vierzylinder-Magermotorkonzept nahezu d ie Verbrauchswerte 

eines Wirbelkammer-Dieselmotors zu erreichen und dabei dessen Fahrleistungen 

deutlich zu überbieten [13]. Auch der Automobilhersteller Volkswagen konnte mit 

                                                 
2Der Entdrosselungsgrad  ist eine d imensionslose Größe für den Grad  der Entdrosselung eines Ver-
brennungsmotors, d ie gemäß DIN  5485 [10] benannt ist und  z. B. in van Basshuysen [11, S.38] und  
Stiebels et al. [12, S.160] Verwendung findet. 
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einem zu Forschungszwecken aufgebauten, überstöchiometrisch betriebenen Otto-

motor sehr niedrige spezifische Kraftstoffverbräuche auf dem Niveau eines damali-

gen Dieselmotors bei erhöhtem Komfort erreichen [14, 15]. 

Im Mai des Jahres 1984 führte schließlich der japanische Automobilhersteller Toyota 

den weltweit ersten Ottomotor mit Magerbrennverfahren in einem Serienfahrzeug 

ein [16]. Der zunächst nur auf dem japanischen Markt im Toyota Carina erhältliche 

Vierzylindermotor mit der Bezeichnung 4A-ELU hatte einen Hubraum von 1,6 Liter 

und  verfügte über zwei Ventile für den Gaswechsel. Das neu entwickelte Brennver-

fahren mit der Bezeichnung „Toyota Lean Combustion System“ war gekennzeichnet 

durch eine Regelung des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses und eine Lambdasonde im 

Abgaskrümmer. Erst ab dem Jahr 1988 war auch auf dem europäischen Markt im 

Toyota Carina II ein Magermotor mit dem Toyota Magerkonzept der so genannten 

zweiten Generation erhältlich  [16]. Bei dem unter der Bezeichnung 4A-FE angebote-

nen Aggregat handelte es sich ebenfalls um einen 1,6-l-Vierzylindermotor, der jedoch 

statt mit zwei Ventilen wie beim 4A-ELU mit vier Ventilen für den Gaswechsel 

ausgestattet war und dessen Verbrennung besonders hinsichtlich der Abgasemissio-

nen optimiert wurde. 

Zu Beginn der neunziger Jahre erschien neben dem nochmals weiterentwickelten 

Toyota-Magerkonzept der so genannten dritten Generation  mit dem Mitsubishi-

Vertical-Vortex-engine ein Magermotor, der sich durch eine Ladungsschichtung 3 

auszeichnete [17]. So verfügte der Motor mit Dreiventiltechnik und äußerer Ge-

mischbildung über zwei Einlasskanäle je Zylinder, wobei nur in einem der beiden  

Kanäle der Luft Kraftstoff beigemischt wurde, um im Brennraum eine Ladungs-

schichtung zu erreichen. Die zwei sich im Brennraum bildenden  und namensgeben-

den, vertikalen Wirbel waren notwendig, um ein Durchbrennen im Magerbetrieb 

durch d ie gesteigerte Turbulenz zum Zündzeitpunkt zu gewährleisten. 

Ebenfalls in den frühen neunziger Jahren brachte der Fahrzeughersteller Honda den 

in Deutschland  verfügbaren Civic VEi auf den Markt [18]. Der 1,5-l-
                                                 
3 Die Schichtung der Ladung – der sog. Schichtladungsbetrieb – ist dadurch gekennzeichnet, d ass zum 
Zünd zeitpunkt nur im Bereich der Zündkerze ein zündfähiges Gemisch vorliegt und  das lokale Luft -
Kraftstoff-Verhältnis mit zunehmendem Abstand  zur Zünd kerze deu tlich größer wird . Dadurch sind  
sehr hohe Luft-Kraftstoff--Verhältnisse darstellbar und  der Wandwärmeübergang wird  gesenkt, was 
mit einer deutlichen Verringerung des Kraftstoffverbrauchs einhergeht. 
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Reihenvierzylindermotor mit Vierventiltechnik des Honda Civic VEi zeichnete sich 

durch d ie abgewandelte variable Ventilsteuerung namens VTEC-E aus, d ie nicht wie 

d ie konventionelle variable Ventilsteuerung von Honda d ie Leistung des Verbren-

nungsmotors bei hohen Drehzahlen optimierte, sondern dessen Effizienz bei niedr i-

gen Drehzahlen steigern sollte. Die verbesserte Gemischaufbereitung bei niedrigen 

Drehzahlen ermöglichte sehr hohe Luft-Kraftstoff-Verhältnisse und  trug damit dazu 

bei den Kraftstoffverbrauch und als Folge den CO2-Ausstoß des Fahrzeugs weiter zu 

senken. 

Mit der Serienreife von Ottomotoren mit innerer Gemischbildung, d ie prinzipbe-

d ingt einen Vorteil bzgl. der Schichtung der Ladung und d ie Möglichkeit von w e-

sentlich höheren globalen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen bieten, gerieten überstöchi-

ometrisch betriebene Ottomotoren mit äußerer Gemischbildung sowohl mit homo-

genem als auch heterogenem Brennverfahren in den Hintergrund  [11]. Die großen 

Fortschritte auf dem Gebiet der Abgasnachbehandlung, d ie neue Abgasnachbehand-

lungssysteme für d ie ottomotorische Verbrennung mit Luftüberschuss in Aussicht 

stellten [19 – 27], führten dazu, dass d ie Entwicklung von Ottomotoren mit Direk-

teinspritzung weiter intensiviert wurde. 

Im Jahr 1996 brachte der Automobilhersteller Mitsubishi im Pkw-Modell Galant den 

ersten Viertakt-Schichtladungsmotor mit Direkteinspritzung in d ie Serienfertigung 

[26, 28]. Der als GDI-Motor bezeichnete Motor stellte d ie Grundlage einer langfrist i-

gen Strategie zur Senkung des Kraftstoffverbrauchs von Kraftfahrzeugen mit einem 

ottomotorischen Antrieb dar [29]. Im darauf folgenden Jahr führte der japanische 

Wettbewerber Toyota seinen ersten Magermotor mit Direkteinspritzung und NOX-

Speicherkatalysator (NSK) auf dem japanischen Markt ein  [30]. Der Reihenvierzylin-

dermotor mit Vierventiltechnik und einem Hubraum von 1998 ccm zeichnete sich 

neben einem Einspritzsystem mit seitlicher Injektorlage und einem Systemdruck von 

120 bar durch den Einsatz einer Drallklappe in einem der beiden Ansaugkanäle pro 

Zylinder aus, d ie eine gute Gemischaufbereitung im Schichtladungsbetrieb sicher-

stellen sollte. 

Nachdem Volkswagen als erster deutscher Automobilhersteller im Jahr 2000 mit dem 

Pkw-Modell Lupo FSI einen Ottomotor mit Direkteinspritzung eingeführt hatte 
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[31, 32], stellte Mercedes-Benz im Jahr 2002 mit dem M271DE den ersten aufgelade-

nen Ottomotor mit Direkteinspritzung vor [33]. Der Mitbewerber Audi bot im Pkw-

Modell A4 ebenfalls ab 2002 einen Ottomotor mit Direkteinspritzu ng und Schichtla-

dungsbetrieb an [34]. Die genannten Schichtladungsmotoren von VW, Mercedes-

Benz und Audi kennzeichneten sich durch eine seitliche Injektorlage, einen NOX-

Speicherkatalysator und eine gesteuerte Ladungsbewegungsklappe im Ansaugkanal, 

sodass eine gerichtete Ladungsbewegung dargestellt werden konnte.  

Aufgrund der Tatsache, dass d ie damals serienmäßig verfügbaren Injektor -

technologien nicht ausreichten, um ein  thermodynamisch günstigeres, strahlgeführ-

tes Brennverfahren zur Serienreife zu entwickeln  [35], verfügte der M271DE wie d ie 

bereits vorgestellten Schichtladungsmotoren der Wettbewerber über ein wand -

/ luftgeführtes Brennverfahren. Erst durch weitere Untersuchungen, wie sie von 

Rößler [36] und Karl et al. [37] beschrieben sind , konnten wichtige Erkenntnisse zur 

Entwicklung strahlgeführter Brennverfahren bei Ottomotoren mit Direkteinsprit-

zung gewonnen werden, d ie schlussendlich dazu beitrugen, dass im Jahr 2006 welt-

weit erstmalig ein Ottomotor mit Piezo-Benzindirekteinspritzung und  strahlgeführ-

tem Brennverfahren von Mercedes-Benz mit der internen Bezeichnung M272DE35 

vorgestellt werden konnte [35]. Die in Zusammenarbeit mit der Robert Bosch GmbH 

entwickelten Piezo-Injektoren mit nach außen öffnender Düse (A-Düse) gewährleis-

teten d ie für ein strahlgeführtes Brennverfahren notwendige Strahlstabilität und  

ermöglichten darüber hinaus durch d ie sehr schnellen Schaltzeiten d ie Möglichkeit 

der Mehrfacheinspritzung von kleinen Kraftstoffmengen in den Kompressionshub. 

Im darauffolgenden Jahr stellte BMW ebenfalls Ottomotoren mit strahlgeführtem 

Brennverfahren vor, die über in Zusammenarbeit dem Automobilzulieferer Siemens 

VDO entwickelte Piezo-Injektoren verfügten, d ie ebenfalls als A-Düse ausgeführt 

waren [38]. 

Im Jahr 2010 begann Mercedes-Benz mit der Ablösung des Schichtladungsmotors 

M272DE35 durch einen neu entwickelten Schichtladungsmotor mit der internen 

Bezeichnung M276 [39]. Dieses auf Basis des M272DE35 weiterentwickelte Aggregat 

zeichnet sich insbesondere durch den Einsatz einer schnellen Mehrfachfunkenzün-

dung, der sog. „multi spark ignition“ (MSI), sowie durch neue Betriebsarten neben 

dem Schichtladungsbetrieb aus. Die Betriebsart „Homogen Schicht“ (HOS) erweitert 
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den Kennfeldbereich des Motors, in dem dieser mit Luftüberschuss – und damit 

kraftstoffverbrauchsgünstig – betrieben wird . Die Betriebsart „Homogen Split“ (HSP) 

teilt d ie Einspritzung im Kennfeldbereich mit stöchiometrischer Verbrennung in 

einen großen Kraftstoffanteil bestehend aus einer oder mehreren, frühen Einsprit-

zungen in den Saughub und  eine sehr kleine Einspritzung in den Kompressionshub, 

um die Verbrennung durch d ie letzte Einspr itzung, d ie sog. Zündeinspritzung, zu 

stabilisieren.  

Eine weitere Ausdehnung des überstöchiometrisch betriebenen Kennfeldbereichs 

kann durch d ie Aufladung des Schichtladungsmotors mit strahlgeführtem Brennver-

fahren erreicht werden und birgt weiteres Poten zial zur Senkung des Kraftstoffver-

brauchs [40]. 

Seit dem Frühling des Jahres 2013 bietet Mercedes-Benz den weltweit ersten Vierzy-

linder-Schichtladungsmotor mit strahlgeführtem Brennverfahren und Aufladung an, 

zu dem nähere Details z. B. bei Vent et al. [41] zu finden sind . Mit der Einführung in 

dem Pkw-Modell der E-Klasse handelt es sich dabei gleichzeitig um den ersten 

Schichtladungsmotor mit strahlgeführtem Brennverfahren  und Aufladung, der in 

hohen Stückzahlen hergestellt wird . Durch das von dem Sechszylindermotor M276 

abgeleitete Brennverfahren erreicht d as Pkw-Modell E 250 im Neuen Europäischen 

Fahrzyklus (NEFZ) einen kombinierten Kraftstoffverbrauch von 5,8 l/ 100 km, was 

einem CO2-Ausstoß von 135 g/ km entspricht [42]. Damit liegt der E 250 als einziger 

Pkw mit ottomotorischem Antrieb in d iesem Fahrzeugsegment in der Effizienzklasse 

A. 

3.2 Stand der Technik 

Durch konsequentes Downsizing und d ie damit einhergehenden Optimierungen am 

Ottomotor konnten in der Vergangenheit signifikante Kraftstoffverbrauchsreduzie-

rungen erreicht werden [43, 44]. Es ist jedoch zunehmend  erkennbar, dass eine 

weitere deutliche Verringerung des CO 2-Ausstoßes von Ottomotoren nur durch d ie 

Entwicklung überstöchiometrischer Teillastbrennverfahren möglich sein wird . Durch 

den überstöchiometrischen Betrieb des Verbrennungsmotors ist in Kombination mit 

weiteren weiterentwickelten Technologien eine Verbesserung des effektiven Wir-
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kungsgrades auf 40 % und sogar darüber hinaus ausgehend von 25 % für den stöchi-

ometrischen Betrieb zu erwarten [4]. Die folgenden Kapitel 3.2.1 bis 3.2.6 zeigen den 

Stand  der Technik moderner Magermotoren auf und beinhalten eine Beschreibung 

der wesentlichen Technologiebausteine aktueller Magerbrennverfahren, d ie zur 

Entwicklung neuer Magerbrennverfahren in gleicher oder weiterentwickelter Form 

zur Verfügung stehen. 

3.2.1 Ottomotorischer Schichtladungsbetrieb 

Der ottomotorische Schichtladungsbetrieb kennzeichnet sich durch eine heterogene 

Verteilung des Luft-Kraftstoff-Gemischs im Brennraum, d ie erst durch d ie innere 

Gemischbildung, d . h. den Einsatz der Benzindirekteinspritzung, in vollem Umfang 

genutzt werden kann. Diese ungleichmäßige Kraftstoffverteilung im Brennraum ist 

notwendig, um die im Schichtladungsbetrieb angestrebten, hohen globalen Luft-

Kraftstoff-Verhältnisse, d ie zu einer signifikanten Verringerung des Kraftstoffver-

brauchs (siehe auch Kapitel 3) führen, zu erreichen. Während  das Luft-Kraftstoff-

Verhältnis nahe der Brennraumwand sehr hohe Werte annimmt, da sich dort über-

wiegend oder gar ausschließlich reine Luft befindet, sollte im Bereich der Zündkerze 

zum Zündzeitpunkt (ZZP) annähernd  ein stöchiometrisches Luft-Kraftstoff-

Verhältnis vorliegen, um die Entflammung zu verbessern  und einen aussetzerfreien 

Betrieb des Motors zu gewährleisten. Abhängig von dem Mechanismus, der dem 

Kraftstofftransport vom Düsenaustritt zur Zündkerze zu Grunde liegt, wird im 

Schichtladungsbetrieb zwischen wandgeführten, luftgeführten und strahlgeführten 

Verfahren unterschieden. Die Abbildung 3.1 illustriert den Mechanismus des Kraft-

stofftransports in Abhängigkeit des jeweiligen Verfahrens [45]. 

 
Abbildung 3.1: Brennverfahren bei innerer Gemischbildung [45] 
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Wandgeführte Brennverfahren kennzeichnen sich durch eine Strahlumlenkung an einer 

Brennraumwand, durch die der Kraftstoff zur Zündkerze transportiert wird. Der Kraftstoff-

strahl wird von dem sich in der Regel in seitlicher Einbaulage befindlichen Injektor in Rich-

tung des Kolbenbodens eingespritzt und dort von einer speziell geformten Kolbenmulde 

(siehe Abbildung 3.1) in Richtung des Brennraumdachs und der Zündkerze umgelenkt. Oft 

wird diese Bewegungsrichtung durch eine gerichtete Ladungsbewegung unterstützt. Der 

bereits in Kapitel 3.1 genannte GDI-Motor von Mitsubishi aus dem Jahr 1996 kennzeichnete 

sich durch ein wandgeführtes Schichtladungsbrennverfahren und verfügte über eine gerichte-

te, walzenförmige Ladungsbewegung, die als Reverse-Tumble bezeichnet (siehe Kapi-

tel 3.2.4) und durch steil nach unten geführte Einlasskanäle erzeugt wird [28, 46]. Die 

Schichtladungsmotoren von Toyota arbeiteten ebenfalls nach dem wandgeführten Verfahren 

[47 – 49]. Zur Erzeugung einer drallförmigen Ladungsbewegung mit dem Ziel einer Unter-

stützung der Gemischbildung verfügte bereits der erste Schichtladungsmotor von Toyota über 

eine Klappe in einem der beiden Ansaugkanäle pro Zylinder [30]. 

Sämtlichen Motoren mit wandgeführtem Brennverfahren gemeinsam ist d ie für d ie 

Kraftstoffstrahlumlenkung notwendige tiefe Mulde in dem asymmetrisch gestalteten 

Kolben. Die Strahlumlenkung an Zylinderwand und Kolbenboden  hat einen erhöh-

ten Wandwärmeübergang zur Folge und  führt dazu, dass d ie Brennraumwände 

durch größere Mengen Kraftstoff benetzt w erden, was wiederum HC-Anlagerungen 

zur Folge hat [11]. Eine weitere Charakteristik wandgeführter Brennverfahren ist  d ie 

Notwendigkeit des Androsselns und  der große Abstand  zwischen seitlichem Injektor 

und im Brennraum zentral angeordneter Zündkerze [50]. Der frühe Zeitpunkt der 

Kraftstoffeinspritzung ist der langen Gemischbildungszeit geschuldet, d ie wiederum 

aus dem großen räumlichen Abstand  resultiert  [51]. 

Luftgeführte Brennverfahren kennzeichnen sich dadurch, dass d ie Bewegung der 

Luft im Brennraum den dominierenden Mechanismus für den Kraftstofftransport 

vom Düsenaustritt zur Zündkerze darstellt. Ähnlich wie beim wandgeführten 

Brennverfahren weist der Kolben eine spezielle Geometrie auf (Abbildung 3.1), 

welche d ie notwendige Ladungsbewegung unterstützt. Ein wesentlicher Unterschied  

zum wandgeführten Brennverfahren stellt d ie idealerweise vollständige Vermeidung 

von Kraftstoffanlagerungen an der Brennraumwand  dar , was gleichzeitig den w e-

sentlichen Vorteil d ieses Verfahrens darstellt. In der Praxis zeigt sich allerd ings, dass 
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d ie Umsetzung eines luftgeführten Verfahrens ohne nennenswerte Füh rung durch 

d ie Brennraumwände kaum umsetzbar und d ie Abgrenzung des luftgeführten zum 

wandgeführten Verfahrens mehr oder weniger fließend ist  [52, S.82f]. Das luftgeführ-

te Brennverfahren ist durch unvermeidbare Schwankungen der Ladungsbewegung 

als deutlich sensibler anzusehen [53 – 55]. Hinsichtlich der Wandwärmeverluste 

sowie der Notwendigkeit des Androsselns ist das luftgeführte Verfahren mit dem 

wandgeführten Verfahren vergleichbar. Der bereits in Kapitel 3.1 genannte Schicht-

ladungsmotor des Automobilherstellers Audi ist der Gruppe von Motoren mit luft-

geführtem Brennverfahren zuzuordnen [11]. 

Strahlgeführte Brennverfahren kennzeichnen sich dadurch, dass der Kraftstofftrans-

port vom Düsenaustritt zur Zündkerze durch d ie Dynamik des Kraftstoffstrahls 

selbst dominiert wird . Wie in  Abbildung 3.1 ersichtlich weisen der zentral im Brenn-

raumdach angeordnete Injektor und d ie Zündkerze einen geringen Abstand  zuei-

nander auf, was dazu  führt, dass d ie Gemischbildungszeit sehr kurz ist und  d ie 

Einspritzung des Kraftstoffs sehr spät in den Kompressionshub erfolgen kann. In der 

Vergangenheit haben Untersuchungen  gezeigt, dass bei strahlgeführten Brennver-

fahren d ie Verwendung einer nach außen öffnenden Düse (A-Düse) zu bevorzugen 

ist [36, 56]. Damit ist es möglich, d ie Anordnung von Zündkerze und Injektor so zu 

wählen, dass d ie Zündkerze bei der Einspritzung in den Kompressionshub im  relativ 

stabilen Rezirkulationsgebiet, dem sog. Kopfwirbel, des Kraftstoffstrahls liegt. Die 

Abbildung 3.2 veranschaulicht den Gemischbildungsvorgang im Schichtladungsbe-

trieb mit einer A-Düse. 

 
Abbildung 3.2: Direkteinspritzung in Saug- und Kompressionshub [36] 
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Die sehr kompakte Gemischwolke mit scharfer Abgrenzung zur Umgebung erlaubt 

hohe Gradienten des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses, verringert durch d ie nicht vor-

handene Interaktion mit Brennraumwänden das Risiko einer Benetzung der selbigen 

durch flüssigen Kraftstoff und  trägt darüber hinaus dazu bei, d ie Wandwärmever-

luste deutlich zu reduzieren . Des Weiteren ergeben sich im stöchiometrischen Betrieb 

bei höherer Motorlast Vorteile bzgl. der Klopfneigung des Motors durch d ie kom-

pakte Brennraumform und kurze Flammwege [57]. Darüber hinaus führt d ie frühe 

Einspritzung des Kraftstoffs in den Saughub bei höherer Last zu einer besseren 

Aufbereitung des homogenen Luft-Kraftstoff-Gemischs. Als Nachteile strahlgeführ-

ter Brennverfahren sind  d ie hohen Anforderungen an d ie Qualität und  d ie Lang-

zeitstabilität des Kraftstoffstrahls, d ie Sensibilität bzgl. der Brennraum - und Kanalge-

staltung und d ie Benetzung der Zündkerze mit flüssigem Kraftstoff zu nennen [58]. 

Moderne Schichtladungsmotoren wie z. B. d ie bereits in Kapitel 3.1 erwähnten 

Schichtladungsmotoren von Mercedes-Benz zeichnen sich durch ein strahlgeführtes 

Brennverfahren aus und verfügen darüber hinaus über ein großes Technologiepor t-

folio, um die anspruchsvollen CO2- und  Kraftstoffverbrauchsziele zu erreichen . Zu 

den eingesetzten Technologiebausteinen gehören neben der BDE mit zentraler Injek-

torlage unter anderem eine A-Düse mit piezoelektrischem Antrieb, eine Mehrfach-

funkenzündung, variable Nockenwellenversteller sowie eine externe Abgasrückfü h-

rung [39, 41]. 

Durch den Einsatz einer A-Düse mit piezoelektrischem Antrieb sind  mehrere kurze 

Kraftstoffeinspritzungen mit variabler Mengenaufteilung darstellbar, d ie  eine Viel-

zahl von Vorteilen für den ottomotorischen Schichtladungsbetrieb bieten [59]. Dazu 

gehört neben der Möglichkeit, sehr kleine Kraftstoffmengen zuverlässig und repro-

duzierbar in den Brennraum einbringen zu können , u . a. d ie Umsetzbarkeit einer 

sehr kurzen und späten Kraftstoffeinspritzung zur Stabilisierung der Verbrennung 

und zur Anhebung der Turbulenz. Insgesamt ergibt sich ein sehr variables Ein-

spritztiming, das für einzelne Betriebspunkte gezielt optimiert werden kann, um so 

d ie Verbrennung zu verbessern und den Ausstoß von Schadstoffemissionen zu  

reduzieren. Die wichtigsten Parameter des Einspritztimings im Schichtladungsbe-

trieb sind  d ie Einspritzzeiten  der bis zu  fünf Einspritzungen sowie d ie Pausenzeiten 

zwischen den Einspritzungen. 
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Die Mehrfachfunkenzündung ermöglicht im Vergleich zu Zündsystemen stöchio-

metrisch betriebener Verbrennungsmotoren d ie Option, dem entstehenden Zünd-

funken d ie elektrische Energie flexibel zuzuführen. Durch d iese zweiphasige Ener-

giebereitsstellung der MSI-Zündung lässt sich das Robustheitsfenster des Brennver-

fahrens deutlich erweitern, was eine optimierte Applikation ermöglicht und  schluss-

endlich zu einer Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und der Schadstoffemissio-

nen führt [39]. 

Der Schichtladungsbetrieb wird  bei modernen Schichtladu ngsmotoren mit strahlge-

führtem Brennverfahren durch d ie Betriebsart „Homogen Schicht“ (HOS) erweitert, 

um den überstöchiometrisch betriebenen Kennfeldbereich des Schichtladungsmotors 

aus Verbrauchs- und  Schadstoffemissionsgründen zu vergrößern. Der Homogen-

Schicht-Betrieb stellt eine Kombination aus dem homogenen Magerbetrieb mit einer 

frühen Einspritzung in den Saughub zur Erzeugung eines homogenen Basisgemischs 

und einer späten Einspritzung in den Kompressionshub zur Ladungsschichtung dar  

[39]. Im Homogen-Split-Betrieb wird  d ie homogene stöchiometrische Verbrennung 

bei hoher Last durch eine Aufteilung in eine Einspritzung von ca. 95 % der Kraft-

stoffmenge in den Saughub und eine oder mehrere kleine Zündeinspritzungen 

aufgeteilt, um die Zyklenschwankung zu verbessern. Die Abbildung 3.3 illustriert d ie 

Betriebsarten eines modernen Schichtladungsmotors im Motorkennfeld . 

 
Abbildung 3.3: Betriebsarten im Motorkennfeld [60] 
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Dem Verbrauchsvorteil im geschichteten Teillastbetrieb, der bis zu 20 % betragen 

kann [61], steht neben den bereits genannten Herausforderungen wie der Robustheit 

des Brennverfahrens, der Langzeitstabilität des Kraftstoffstrahls und  der Qualität der 

Gemischbildung eine kostenintensive und technologisch anspruchsvolle Abgasnach-

behandlung (AGN) gegenüber, d ie aufgrund der immer strengeren Schadstoff-

grenzwerte auch in Zukunft einer Weiterentwicklung bedarf. Aufgrund der Tatsa-

che, dass der Dreiwegekatalysator im überstöchiometrischen Betrieb d ie Schadsto f-

femissionen nicht auf das notwenige Maß reduzieren kann, ist der Einsatz eines NO X-

Speicherkatalysators notwendig. Für d ie relativ hohen N OX-Emissionen im Schicht-

ladungsbetrieb sind , wie es z. B. von Eichlseder et al. [61] beschrieben wird , zwei 

Charakteristika maßgebend, welche d ie Entstehung hoher NO X-Emissionen begüns-

tigen. Zum einen liegen trotz des global hohen Luft-Kraftstoff-Verhältnisses im 

Brennraum zahlreiche Übergangsbereiche von lokal fetten zu mageren Luft-

Kraftstoff-Verhältnissen vor. Zum anderen liegt d ie Verbrennungsschwerpunktlage 4 

(H 50%) bei Schichtbrennverfahren aufgrund des unsymmetrischen Brennverlaufs 

früher als bei der d ieselmotorischen Verbrennung, was zu hohen Spitzendrücken 

und Temperaturen führt. Eine Beschreibung der Möglichkeiten zur verbrennungs- 

oder abgasnachbehandlungsseitigen Reduzierung der NO X-Emissionen von Mager-

motoren ist in den Kapiteln 3.2.3 und 3.2.6 zu finden. 

3.2.2 Ottomotorische Selbstzündung 

Bei der ottomotorischen Selbstzündung, d ie englischsprachig als „Homogeneous 

Charge Compression Ignition“ (HCCI) oder „Controlled  Auto Ignition“ (CAI) be-

zeichnet wird , handelt es sich um ein homogenes Brennverfahren, das ohne d ie für 

konventionelle Ottomotoren typische Fremdzündung auskommt. Klassischerweise 

wird  d ie Verbrennung durch d ie Verdichtung des stark verdünnten Luft-Kraftstoff-

Gemischs eingeleitet und  kann im Wesentlichen nur vor Beginn der Kompression 

beeinflusst werden, da sie maßgeblich von der Zusammensetzung der Zylinderla-

dung sowie deren Druck- und Temperaturhistorie abhängt [61, 62]. Um die Verdich-

tungsendtemperatur gezielt zu beeinflussen und damit d ie Verbrennungseinleitung 

                                                 
4 Als Verbrennungsschwerpunktlage H 50% wird  der Zeitpunkt bezeichnet, zu dem 50 % der eingesetz-
ten Kraftstoffmasse im Brennraum umgesetzt wurden. 



3 Ottomotor mit Magerbrennverfahren  

- 18 - 

zu steuern, bietet sich insbesondere eine variable Ventilsteuerung an. Diese ermög-

licht eine Dosierung des Restgasgehalts im Brennraum und somit d ie Steuerung der 

Ladungstemperatur. Darüber hinaus bietet d ie d irekte Einspritzung des Kraftstoffs 

in den Brennraum weitere Möglichkeiten zur Einflussnahme. 

Der wesentliche Vorteil der ottomotor ischen Selbstzündung liegt in der nahezu  

simultanen Kraftstoffumsetzung im gesamten Brennraum ohne Flammenfront - oder 

Diffusionsverbrennung [63]. Somit werden d ie für d ie Bildung von NO X-Emissionen 

notwendigen Temperaturen durch eine Absenkung der Prozesstemperatur  nicht 

erreicht, sodass im Bereich niedriger Lasten  im Magerbetrieb u. U. auf eine kostenin-

tensive AGN verzichtet werden kann. 

Aufgrund des starken Druckanstiegs und klopfähnlicher Druckschwingungen durch 

d ie simultane Kraftstoffumsetzung kann der Verbrennungsmotor im Bereich höherer 

Motorlasten aus Gründen des Bauteilschutzes nicht mit wirkungsgradoptimaler 

Verbrennungsschwerpunktlage betrieben werden. In d iesem Kennfeldbereich bietet 

sich statt eines Betriebsartenwechsels zu  konventioneller Funkenzündung eine 

Mischform aus Flammenfront- und  Raumzündverbrennung an, d ie durch den Ein-

satz einer Wassereinspritzung sogar noch erhebliches Verbesserungspotenzial au f-

weist [64]. Auf d iese Weise ließe sich der Lastbereich der ottomotorischen Selbstzü n-

dung mit homogen-magerem Gemisch auf eine indizierte Motorlast von  p mi = 15 bar 

erweitern [64]. 

Wesentlicher Nachteil der ottomotorischen Selbstzündung ist neben der erforderli-

chen Hardware d ie Notwendigkeit der Entwicklung derzeit nicht verfügbarer Mo-

torsteuerungsfunktionalitäten  sowie einer Brennraumdruckindizierung. Darüber 

hinaus erfordert der Magerbetrieb bei höherer Motorlast eine kostenintensive AGN  

für den erhöhten NOX-Ausstoß wie sie z. B. auch bei anderen Ottomotoren mit Ma-

gerbrennverfahren Verwendung findet. 

3.2.3 Abgasrückführung 

Die Abgasrückführung (AGR) beschreibt allgemein das Beimischen von bereits 

verbranntem Gemisch (Restgas) zu  der dem Arbeitsprozess zugeführten Frischluft. 

Beim quantitätsgeregelten, stöchiometrisch betriebenen Ottomotor führt d ies insbe-
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sondere aufgrund des steigenden Saugrohrdrucks zu einer Reduzierung der La-

dungswechselverluste und damit schlussendlich zu  einer Verringerung des CO 2-

Ausstoßes. Beim qualitätsgeregelten und in der Regel nahezu vollständig entdrossel-

ten Ottomotor ersetzt das zurückgeführte Restgas einen Teil der Frischladung und 

wird  daher primär zur Senkung der Schadstoffrohemissionen, insbesondere der 

NOX-Emissionen, angewandt. Eine detaillierte Beschreibung d ieser Anwendung folgt 

in Kapitel 3.2.3.2. Grundsätzlich wird  je nach der Art der Rückführung des Restgases 

zwischen externer und interner AGR unterschieden. 

3.2.3.1 Ausführungsformen der Abgasrückführung 

Die Einteilung in externe und interne AGR erfolgt aufgrund des Weges, den das 

Restgas zurücklegt, um wieder dem Arbeitsprozess zugeführt zu werden. Im Fall der 

externen AGR wird  das Restgas um den Brennraum herum geführt. Je nach Entnah-

mestelle und Position der Beimischung zur Frischluft wird  zwischen der Hochdruck- 

und der Niederd ruck-AGR unterschieden [65]. Im ersten Fall wird  das Restgas im 

Bereich vor der Turbine entnommen und nach dem Verdichter beigemischt, im Fall 

der Niederdruck-AGR befindet sich d ie Entnahmestelle nach der Turbine und d ie 

Einspeisung findet vor dem Verdichter statt. Beide Ausführungsformen der externen 

AGR verfügen über ein Abgasregelventil und  können bei Bedarf durch einen Wär-

metauscher zur Abkühlung des Restgases ergänzt werden. Um die durch d ie externe 

AGR zugeführte Restgasmenge zu quantifizieren, wird  der CO 2-Gehalt im Saugrohr 

in Relation zum CO 2-Gehalt im Abgas gebracht und  somit d ie Restgasrate (AGR-

Rate) bestimmt. Die externe AGR wird sowohl im Teillastbereich zur Entdrosselung 

und zur Reduzierung der Schadstoffrohemissionen als auch bei Volllast eingesetzt, 

um die Klopfneigung zu verringern und d ie Abgastemperatur zu senken  [67]. 

Die interne AGR ist dadurch gekennzeichnet, dass d ie Rückführung des Restgases 

während des Ladungswechsels erfolgt und  somit nicht über eine externe Leitung um 

den Brennraum herum geführt wird . Um Restgas über den Ladungswechsel zurück 

zu führen, bieten sich drei verschiedene Strategien an: das Rücksaugen von Restgas 

aus dem Auslasskanal, das Ausschieben von Restgas in den Einlasskanal, das beim 

nächsten Ansaugen zusammen mit der Frischluft wieder in den Brennraum strömt 

und das Rückhalten von Restgas im Brennraum . Die beiden erstgenannten Strategien 
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lassen sich durch eine Vergrößerung der  Ventilüberschneidung 5 darstellen. Um den 

Restgasgehalt durch Rückhalten zu steigern, liegt durch ein frühzeitiges Schließen 

des Auslassventils und  ein verspätetes Öffnen des Einlassventils  keine Ventilüber-

schneidung vor. Während  sich d ie beiden erst genannten Strategien bereits mit 

einem teilvariablen Ventiltrieb mit Nockenwellenverstellern  darstellen lassen, sind  

für das Rückhalten von Restgas in der Regel darüber hinaus spezielle Nockenformen 

notwendig, auf d ie beim Rückhalten von Restgas umgeschaltet werden muss. Im 

Gegensatz zur externen AGR lässt sich d ie Restgasrate bei interner AGR nicht über 

ein CO2-Verhältnis bestimmen, sodass zur Quantifizierung des Restgasgehalts eine 

Ladungswechselrechnung notwendig ist. Gleichung (3.1) veranschaulicht d ie Be-

rechnung der internen AGR-Rate (AGR-Rateintern,stöch.) für einen stöchiometrisch betrie-

benen Ottomotor: 

%100
KraftstoffLuftRestgas

Restgas
stöch.intern, 




mmm
m

RateAGR     (3.1) 

mit mRestgas:  Restgasmasse im Zylinder 
 mLuft:  Luftmasse im Zylinder 
 mKraftstoff: Kraftstoffmasse im Zylinder 

Grundsätzlich hat d ie interne AGR einen ähnlichen Einfluss auf den Kraftstoffver-

brauch und d ie NOX-Emissionen wie d ie externe AGR. Die Vorteile sind  zum einen 

d ie in Relation höhere Temperatur, welche d ie Gemischbildung unterstützt, den 

Durchbrand und d ie laminare Brenngeschwindigkeit verbessert  sowie d ie HC-

Emissionen und  d ie CO-Emissionen reduziert [61], und  zum anderen der Entfall der 

für d ie externe AGR notwendigen Peripherie. Nachteilig wirkt sich das heiße Restgas 

an der Klopfgrenze des Motors aus. 

Die Restgasverträglichkeit von Ottomotoren ist begrenzt, da hohe Restgasgehalte  

und eine etwaige heterogene Verteilung des Restgases im Brennraum zu einer Ver-

schleppung der Verbrennung und einer Zunahme der Zyklenschwankung führen  

[66]. Daher ist das Bestreben der Motorenentwickler , d ie Restgasverträglichkeit zu 

steigern, um das Potenzial der AGR weitestgehend nutzen zu können. 

                                                 
5 Unter Ventilüberschneidung wird  der Zeitbereich verstanden, in dem sowohl d ie Einlassventile als 
auch d ie Auslassventile beim Ladungswechsel gleichzeitig geöffnet sind  [8].  
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3.2.3.2 Bedeutung der Abgasrückführung für Magerbrennverfahren 

Stöchiometrisch betriebene Ottomotoren verfügen heute mit dem Drei-Wege-

Katalysator über eine ausreichende und  bewährte Technologie zur Abgasnachbe-

handlung. Bei überstöchiometrisch betriebenen Ottomotoren führt in den entspre-

chenden Kennfeldbereichen des Magerbetriebs der Sauerstoffüberschuss im Abgas 

dazu, dass eine Reduktion der NO X-Emissionen mit dem Drei-Wege-Katalysator 

nicht durchführbar ist [19, 20]. Daher bedürfen Ottomotoren mit Magerbrennverfah-

ren weiterer Maßnahmen zur Reduktion der NO X-Emissionen, wie z. B. des Einsatzes 

eines NOX-Speicherkatalysators. Neben d ieser kostenintensiven Abgasnachbehan d-

lung, d ie sich aufgrund der notwendigen Regenerationen auch negativ auf den 

Kraftstoffverbrauch auswirkt, ist daher besonders d ie Reduzierung der NO X-

Rohemissionen durch verbrennungsseitige Maßnahmen zielführend. 

Da der überwiegende Teil des NO X-Ausstoßes bei der motorischen Verbrennung aus 

Stickstoffmonoxid (NO) besteht, das erst unter atmosphärischen Bedingungen zu 

Stickstoffd ioxid  (NO 2) umgewandelt wird  [68], ist insbesondere d ie Bildung von NO 

zu vermeiden, um den Ausstoß der NOX-Emissionen zu reduzieren. Die Bildung von 

NO lässt sich in Abhängigkeit des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses bzw. der Temperatur 

in verschiedene Reaktionspfade unterteilen  und ist in Abbildung 3.4 grafisch dar-

stellt [69]. 

 
Abbildung 3.4: Typische NO-Bildungspfade gemäß [69] 

Bei der motorischen Verbrennung entstehen 90 – 95 % der NOX-Emissionen über d ie 

thermische NO-Bildung, d ie auch als Zeldovich-Mechanismus bezeichnet wird ; 

Lediglich 5 – 10 % gehen auf d ie prompte NO-Bildung, den sog. Fenimore-



3 Ottomotor mit Magerbrennverfahren  

- 22 - 

Mechanismus, zurück. Die NO-Bildung über Distickstoffoxid  (N 2O) trägt nur in sehr 

geringem Maße zu den gesamten NO X-Emissionen bei [68]. Erst bei Luft-Kraftstoff-

Verhältnissen von λ > 1,5 gewinnt d ie NO-Bildung über Distickstoffoxid  an Bedeu-

tung. Die ebenfalls in Abbildung 3.4 aufgeführten stickoxidbildenden Mechanismen 

über im Brennstoff gebundenen Sauerstoff oder NNH -Radikale6 tragen bei der otto-

motorischen Verbrennung nur in sehr geringem Maße zur Gesamtmenge der NO X-

Emissionen bei und  sind  daher vernachlässigbar. 

Die verbrennungsseitige Reduktion von thermischem NO stellt demnach also d ie 

effektivste Maßnahme zur Senkung der NO X-Rohemissionen des Ottomotors dar. Da 

d ie Bildung von thermischem NO in hohem Maße von der Temperatur abhängt, 

bietet sich demnach insbesondere d ie AGR zur deutlichen Reduzierung der NO X-

Rohemissionen durch eine Absenkung der Prozesstemperatur an . Die geringere 

Prozesstemperatur resultiert dabei zum einen aus der Zunahme der mitaufzuhei-

zenden Inertgasmasse und zum  anderen aus den Stoffeigenschaften des Restgases. 

Dieses besteht aufgrund des hohen CO 2- und  H 2O-Anteils überwiegend aus dreiato-

migen Molekülen, d ie eine höhere Wärmekapazität als Luft aufweisen und demnach 

den Temperaturanstieg während der Verbrennung verringern. Darüber hinaus sinkt 

beim qualitativ geregelten Ottomotor im ungedrosselten Betrieb der Partialdruck des 

Sauerstoffs, da ein Teil der Verbrennungsluft durch das zurückgeführte Restgas 

ersetzt wird  [70]. 

3.2.4 Ladungsbewegung 

Als Ladungsbewegung wird  d as sich im Brennraum eines Verbrennungsmotors 

ausbildende Strömungsfeld  bezeichnet. Dieses hat erheblichen Einfluss auf d ie 

Verbrennung und  besteht aus einer globalen, gerichteten Makroströmung und vielen 

ungerichteten Mikroturbulenzen  [43]. Je nach Lage der Rotationsachse der globalen 

Zylinderinnenströmung wird  zwischen Tumble- und Drallströmung unterschieden. 

Die Abbildung 3.5 veranschaulicht d ie beiden Strömungen sowie d ie Lage ihrer 

Rotationsachsen. 

                                                 
6 Das NNH-Radikal entsteht durch d ie Reaktion von molekularem Stickstoff (N 2) mit Wasserstoff (H). 
Durch d ie Oxid ation des NNH -Radikals entsteht NO und  NH, d as unter mageren, vorgemischten 
Bedingungen wiederum zu  NO oxid iert wird  [69]. 
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Abbildung 3.5: Tumble- und Drallströmung [71] 

Die Rotationsachse der Tumbleströmung liegt idealerweise senkrecht zur Zylinder-

längsachse und beschreibt demnach ein walzenförmiges Strömungsfeld , das durch 

einen Strömungsabriss der beim Ansaugen einströmenden Frischluft an der Ventil-

unterseite entsteht. Im Verlauf der Kompression zerfällt d ie Tumbleströmung in ein 

hochturbulentes Strömungsfeld  und bietet somit sehr gute Voraussetzungen für d ie 

Verbrennung [43]. Begünstigt wird  d ie Tumbleströmung z. B. durch einen entspre-

chend ausgeführten Ansaugkanal oder Ventilwinkel, eine variable Tumbleklappe 

oder eine Ventilmaskierung.  

Der bereits in Kapitel 3.2.1 erwähnte GDI-Motor von Mitsubishi aus dem Jahr 1996 

verfügte über einen sog. Reverse-Tumble, dessen Drehrichtung der der konventio-

nellen Tumbleströmung entgegengesetzt ist. Dadurch war es möglich in Verbindung 

mit der gewählten Brennraumgestaltung d ie Entflammung des überstöchiometr i-

schen Luft-Kraftstoff-Gemischs mit dem wandgeführten Schichtladungsbrennverfah-

ren sicherzustellen. 

Die Rotationsachse der Drallströmung ist idealerweise d ie Zylinderlängsachse selbst. 

Im Gegensatz zur Tumbleströmung bleibt d ie Drallströmung während der Kompres-

sion, Verbrennung und Expansion weitgehend erhalten und führt folglich nicht zu 

einer hohen Turbulenz beim Verbrennungsprozess [43]. Zur gezielten Beeinflussung 

der Drallströmung haben sich bei Mehrventilmotoren z. B. d ie Auslegung spezieller 

Drallkanäle oder d ie Abschaltung eines Einlasskanals bewährt, d ie zu einem asym-

metrischen Einströmen der Frischluft in den Brennraum führen. 

Allgemein gilt, dass eine intensive Zylinderinnenströmung d ie Gemischbildung 

unterstützt und  eine schadstoffarme, effiziente Verbrennung ermöglicht. Eine Erhö-
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hung der Ladungsbewegung führt zu einer Stabilisierung der Verbrennung und zu  

einer Abnahme der Zyklenschwankung [71]. Dadurch lässt sich d ie Ladung mit 

höheren Luft- oder Restgasanteilen verdünnen, wodurch eine Senkung des Kraft-

stoffverbrauchs und des CO 2-Ausstoßes sowie eine Verringerung der Schadstof-

femissionen ermöglicht werden. 

Im Allgemeinen bedürfen homogene Brennverfahren aus den oben genannten Grü n-

den einer hohen Ladungsbewegung, wohingegen sie bei strahlgeführten Brennver-

fahren mit Schichtladungsbetrieb aufgrund einer eventuellen Verwehung des Kraft-

stoffstrahls eher ungünstig ist. 

3.2.5 Zündsystem 

Der konventionelle, fremdgezündete Ottomotor benötigt zur Entflammung des 

verd ichteten Luft-Kraftstoff-Gemischs ein Zündsystem. Aktuelle Ottomotoren verfü-

gen in der Regel über eine Hochspannungs-Funkenzündung, d ie sich nicht zuletzt 

aufgrund des günstigen Kosten-Nutzen-Verhältnisses durchgesetzt hat [72]. Sie 

erlaubt ein zwischenzeitiges Abspeichern einer geeigneten Energiemenge, d ie an-

schließend  mit ausreichend hoher Spannung je Zündimpuls zum Zündzeitpunkt zur 

Verfügung gestellt werden kann [61]. Grundsätzlich wird  bei d iesen Zündsystemen 

zwischen induktiver und kapazitiver Energiespeicherung unterschieden, wobei sich 

in der Automobilindustrie überwiegend erstere in Form von Spulenzündanlagen 

etabliert haben.7 Ein solches Transistorspulenzündsystem (TSZ) besteht im Wesentli-

chen aus der Zündspule als induktivem Energiespeicher und Spannungstransform a-

tor, einem Transistor und  der Zündkerze [61]. Die Abbildung 3.6 veranschaulicht 

schematisch den Aufbau eines TSZ. 

                                                 
7 Zur Funktionsweise von Zündsystemen mit kapazitiver Energiespeicherung sei auf Eich-
lseder et al. [61] und  Feßler [73] verwiesen. 
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Abbildung 3.6: Schematische Darstellung des Transistorspulenzündsystems [61] 

Wie im Ersatzschaltbild  in Abbildung 3.6 zu erkennen ist, beinhaltet das TSZ einen 

Primär- und  einen Sekundärstromkreis. Bei geschlossenem Stromkreis fließt von der 

Batterie ein exponentiell ansteigender Strom durch d ie Niederspannungs- oder 

Primärwicklung der Zündspule und  läd t d iese somit auf, bis d ie vorgegebene 

Schließzeit8 erreicht ist und  der Stromkreis durch den Transistor geöffnet wird . 

Infolge des unterbrochenen Stromflusses durch d ie Niederspannungswicklung ergibt 

sich eine schnelle Änderungen des magnetischen Feldes, was wiederum dazu führt, 

dass in der Hochspannungs- oder Sekundärwicklung der Zünd spule eine hohe 

Spannung induziert w ird , d ie schlussendlich zur Entladung durch den Überschlag 

des Zündfunkens führt. 

Das Angebot der Hochspannung, der Anstieg der selbigen an der Zündkerze, d ie 

Funkenenergie und d ie Dauer des Zündfunkens sind  charakteristische Größen von 

Zündanlagen [61]. Bed ingt durch d ie Tatsache, dass sich d ie Parameter Stromverlauf, 

Spuleninduktivität und  –widerstand  individuell verändern lassen, können TSZ 

gezielt durch d ie Modifikation der o. g. Größen an d ie Anforderungen unterschiedli-

cher Brennverfahren angepasst und  somit d ie ottomotorische Verbrennung  für 

verschiedene Motorkonzepte optimiert werden. 

Die Anforderungen an das Zündsystem steigen mit dem Anspruch, den CO2-

Ausstoß und d ie Schadstoffemissionen von ottomotorisch betriebenen Pkw stetig zu 
                                                 
8 Als Schließzeit w ird  das Zeitintervall bezeichnet, in dem auf der Primärseite des Zündsystems ein 
Strom fließt. Die Bezeichnung rührt von Zündkontakten oder Unterbrecherkontakten älterer Zünd a n-
lagen her, durch d ie der Stromfluss durch ein mechanisches Schließen des Primärstromkreises gesteu-
ert werden konnte. 
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verringern. Besonders anspruchsvoll ist d ie sichere Entflammung bei hoher La-

dungsverdünnung, bei hohem Zylinderdruck zum Zeitpunkt der Zündung sowie in 

Verbindung mit einer hohen Ladungsbewegung und  steigender Turbulenz [74]. 

Veränderungen, d ie d iese Anforderungen erfüllen könnten, wie z. B. eine Steigerung 

der Funkenenergie, ziehen weitere Maßnahmen nach sich, um z. B. einem erhöhten 

Verschleiß an der Zündkerze entgegenzuwirken . Darüber hinaus wird  d ie Zündker-

ze durch eine Steigerung der Motorlast höheren Temperaturen ausgesetzt, was zu 

einer höheren thermischen Beanspruchung führt. Bei heterogenen Brennverfahren  

mit Schichtladung besteht außerdem die Gefahr einer Benetzung der Zündkerze 

durch flüssigen Kraftstoff (siehe Kapitel 3.2.1). 

Die stetig steigenden Anforderungen  an zukünftige Zündsysteme haben zu einer 

Vielzahl an Entwicklungsansätzen geführt, d ie sich in zwei Kategorien, d ie Weiter-

entwicklung konventioneller Funkenzündsysteme und d ie Neuentwicklung alterna-

tiver Zündsysteme, einordnen lassen. Zu ersterer gehören z. B. d ie Entwicklung der 

bereits in Kapitel 3.2.1 beschriebene Mehrfachfunkenzündung (MSI) oder eine Stei-

gerung der durch den Zündfunken eingebrachten Energiemenge, d ie bereits in der 

Serienfertigung von modernen Pkw -Ottomotoren Anwendung finden. Ebenfalls eine 

Weiterentwicklung konventioneller Funkenzündsysteme stellt ein System mit der 

parallelen Anordnung zweier Zündspulen dar, d ie durch eine wechselseitige Entla-

dung eine erhebliche Steigerung der Zündfunkendauer erlauben [75]. Diese Systeme 

befinden sich noch in der Entwicklungsphase [75]. 

Zur Kategorie der Neuentwicklung alternativer Zündsysteme gehören z. B. d ie 

Plasmastrahlzündung (PSZ), d ie Laserzündung oder d ie Hochfrequenz-Corona-

Zündung (HFC). PSZ verfügen über eine spezielle Plasmastrahlzündkerze, d ie durch 

ein kleines Volumen im vorderen Bereich der Zündkerze mit sehr kleinen Öffnungen 

in Richtung des Brennraums gekennzeichnet ist . Das sich innerhalb d ieses Volumens 

befindende Gas wird  vollständig ionisiert, wodurch ein energiereiches Plasma en t-

steht, das in Folge hoher Radikalkonzentration, hoher Temperatur und der daraus 

resultierenden thermischen Expansion mit hoher Austrittsgeschwindigkeit tief in d ie 

Zylinderladung eindringt und  somit zu einer großflächigen Entflammung führt  [73]. 

Dem motorischen Verbesserungspotenzial von PSZ stehen jedoch Nachteile wie 
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hoher Energiebedarf und  hoher Verschleiß  gegenüber, d ie bisher einem breiten 

Serieneinsatz entgegenstanden [61]. 

Auch bei Laserzündsystemen wird  d ie Verbrennung durch d ie Erzeugung eines 

Plasmavolumens eingeleitet. Dazu wird  mindestens ein Laserimpuls, der durch ein 

optisches System bestehend au s Lichtleiter, Fokussierung und Brennraumfenster in 

den Brennraum geleitet wird , fokussiert und  in Folge dessen ein hochionisiertes 

Plasma zur Entflammung des Luft-Kraftstoff-Gemischs gebildet. Neben den im 

Vergleich zu PSZ zusätzlichen Vorteilen wie der Fokuspositionierung oder der 

Unempfindlichkeit gegenüber der Zylinder innenströmung sind  jedoch Eigenschaften 

wie der geringe Wirkungsgrad , d ie Einschränkungen bei der Anwesenheit von 

Kraftstoff in der Flüssigphase sowie der Einsatz optischer Elemente im Brennraum 

als kritisch zu betrachten [61, 76]. 

Der Hochfrequenz-Corona-Zündung (HFC) werden für zukünftige Brennverfahren 

hohe Zukunftschancen eingeräumt [77]. Maßgebend dafür ist deren charakteristische 

Eigenschaft, d ie Entflammung zeitgleich an mehreren Orten im Brennraum  einzulei-

ten, was signifikante Vorteile bzgl. der Verbrennung inhomogener oder stark ve r-

dünnter Luft-Kraftstoff-Gemische verspricht.  

Während d ie Zündkerze konventioneller Funkenzündsysteme über eine Mittel- und 

Massenelektrode verfügt, zwischen der sich der Zündfunken ausbildet, stellt d ie 

Corona-Zündkerze selbst d ie Mittelelektrode dar, während der Brennraum als Mas-

senelektrode fungiert. Die Corona-Zündkerze verfügt über mehrere sog. Igniterspit-

zen, an denen eine hochfrequente Wechselspannung erzeugt wird , d ie zur Ausbil-

dung eines stark inhomogenen elektrischen Feldes führt  [74]. Entscheidend für d ie 

Erzeugung unvollständiger Plasmakanäle ist d ie lokale Feldstärke [78]. Im Bereich 

der negativen Igniterspitze ist d ie lokale Feldstärke größer als d ie kritische Ionisat i-

onsfeldstärke, wodurch es zu  einer lawinenartigen Vermehrung der Ladungsträger 

innerhalb des elektrischen Feldes mit hoher Feldstärke, dem  sog. Lawinenwachstum, 

kommt [78]. Mit zunehmendem Abstand zur Igniterspitze nimmt d ie lokale Feld-

stärke ab bis sie d ie kritische Ionisationsfeldstärke unterschreitet und  es zur Law i-

nenabnahme kommt. Durch den starken Abfall der elektrischen Feldstärke in Rich-

tung der Brennraumwand ist eine Isolierung gegen Masse gegeben, was zu einem 
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hohen Gesamtwiderstand  und geringen Stromstärken führt. Durch den Lawinenstart 

ausgehend von der Igniterspitze wachsen sog. Streamer in das feldschwache Gebiet. 

In Folge dessen weisen d ie Elektronen eine hohe kinetische Energie auf un d führen 

zur Erzeugung eines Gebiets hoher Radikald ichte, w as wiederum zur Entflammung 

des Luft-Kraftstoff-Gemischs führt [74].  

Um die Potenziale der HFC nutzen zu können, muss das durch d ie Streamer erfasste 

Volumen, d ie sog. Corona, auf d ie maximal mögliche Größe ausgedehnt werden , 

ohne dass es zu  einem vollständigen Funkendurchschlag, dem sog. Leaderdurch-

schlag, kommt. Eine nähere Beschreibung des Leaderdurschlags in Folge eines 

Streamer-Leader-Übergangs ist in EEH High Voltage Laboratory [78] zu finden. Die 

Regelung der Größe der Corona sowie der Verschleiß und d ie Langzeitstabilität der 

Hardware stellen derzeit d ie größten Herausforderungen bei der Entwicklung von 

HFC dar. 

3.2.6 Abgasnachbehandlung 

Der überstöchiometrische Betrieb des Ottomotors stellt aufgrund des Sauerstoffüber-

schusses im Abgas erhöhte Anforderungen an das Abgasnachbehandlungssystem, 

d ie zusätzlich zu den Bestandteilen der konventionellen Abgasanlage den Einsatz 

von NOX-Speicherkatalysatoren (NSK) und der benötigten Peripherie notwendig 

machen. Somit besteht d ie Abgasanlage eines Magermotors u. a. aus einer zusätzli-

chen Lambdasonde, einem motornahen Dreiwegekatalysator, dem NSK sowie einem 

Temperatur- und  einem NOX-Sensor. In Abbildung 3.7 ist exemplarisch der motor-

nahe Teil der zweiflutigen Abgasanlage des bereits erwähnten Magermotors M276 

von Mercedes-Benz dargestellt. 
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Abbildung 3.7: Abgasanlage des MB-Magermotors M276 [60] 

Die motornahe Position des Dreiwegekatalysators, in Abbildung 3.7 als Startkataly-

sator bezeichnet, ermöglicht ein schnelles Aufheizen und damit ein frühzeitiges 

Erreichen der Light-Off-Temperatur9 des Katalysators während der Kaltstartphase. 

Die NSK befinden sich temperaturbedingt im Unterboden des Fahrzeugs, um 

dadurch zu hohe Temperaturen verm eiden zu können [35]. Die Temperatur- und  

NOX-Sensoren einer jeden Abgasflut vor und  hinter den NSK dienen zur Kalibrie-

rung, um die Be- und Entladung der NSKs zu steuern. Damit ist es möglich, d ie 

während des Magerbetriebs eingelagerten Stickoxide entweder durch eine kurze 

erzwungene Phase im Homogenbetrieb mit unterstöchiometrischem Gemisch zu  

Stickstoff umzusetzen und somit d ie NSK zu  entladen oder auch bereits bei Teilbela-

dung der NSK eine Beschleunigungsphase zu nutzen und somit d ie Anzahl erzwu n-

gener Regenerationen zu verringern. 

Die zur Regeneration der NSK notwendigen , erzwungenen Phasen unterstöchiomet-

rischen Betriebs schmälern den Gesamtverbrauchsvorteil des Magerbetriebs. Dar-

über hinaus ist der Einsatz einer AGN für Magermotoren neben einem höheren 

Gewicht und  Bauraumbedarf aufgrund der hohen Edelmetallbeladung der NSK mit 

erhöhten Kosten verbunden. 

Limitierende Größen für d ie AGN von Magermotoren sind  insbesondere d ie Schad-

stoffrohemissionen und d ie Abgastemperaturen. Während ein erhöhter Ausstoß an 
                                                 
9 Unter der Light-Off-Temperatur eines Katalysators, auch Anspringtemperatur genannt, wird  d ie 
untere Temperaturschwelle verstanden, ab welcher der Katalysator seinen Arbe itsbereich erreicht. 
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NOX-Rohemissionen d ie Anzahl der benötigten Regenerationen steigert und  damit 

den effektiven Verbrauchsvorteil des Magerbetriebs schmälert, führen erhöhte HC-

Emissionen dazu, dass vom überstöchiometrischen in den stöchiometrischen Betrieb 

gewechselt werden muss und  damit d ie Kennfeldbereiche des überstöchiometrischen 

Betriebs und folglich der Verbrauchsvorteil im Gesamtkennfeld  deutlich kleiner 

werden. 

Die Abgastemperaturen stellen ebenfalls ein Abbruchkriterium des Magerbetriebs 

dar. Während zu hohe Temperaturen im Bereich der NSK, d ie durch deren Anord-

nung im Fahrzeugunterboden vermieden werden sollen , zur Umschaltung in den 

stöchiometrischen Betrieb führen , müssen aufgrund der sehr niedrigen Abgastemp e-

raturen bei niedriger Last und  Drehzahl Gegenmaßnahmen zur Anhebung der 

Abgastemperatur getroffen werden, d ie zwar den Kennfeldbereich des Magerbe-

triebs erweitern, jedoch auch den möglichen Verbrauchsvorteil schmälern [35, 60]. 

Neben einer Reduzierung der Schadstoffrohemissionen durch eine Optimierung der 

Verbrennung weisen also auch möglichst verbrauchsneutrale Heizmaßnahmen zur 

Anhebung der Abgastemperatur in niedrigen Last- und  Drehzahlbereich ein Poten-

zial zur effizienteren AGN von Magermotoren auf, d ie eine weitere Verringerung 

des Kraftstoffverbrauchs ermöglichen. Die derzeitige Entwicklung zu immer länge-

ren Gesamtübersetzungen von Pkw zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs ist 

bzgl. der Abgastemperaturen im  überstöchiometrischen Betrieb eher kontraproduk-

tiv und verlangt d ie Entwicklung geeigneter Heizstrategien. 
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4 Zukünftige Brennverfahren 

Bereits heute haben d ie darstellbaren Kraftstoffverbräuche von Pkw mit Verbren-

nungsmotor ein sehr niedriges Niveau erreicht. Bedingt durch d ie weitere Verschär-

fung der Emissionsvorschriften sowie durch d ie strengere Limitierung des CO2-

Ausstoßes für d ie Pkw-Flotte sind  d iesbezüglich jedoch weitere Verbesserungen 

notwendig, d ie wiederum den Einsatz bis dato nicht genutzter Technologien not-

wendig machen. Mit der Entwicklung und der Integration neuer Technologien 

steigen gleichzeitig d ie Anforderungen an zukünftige Brennverfahren. Das vorlie-

gende Kapitel beschreibt d ie Anforderungen an zukünftige Brennverfahren und 

zeigt mögliche Lösungsansätze auf. Auf Basis d ieser Lösungsansätze und mittels 

einer Gegenüberstellung verschiedener Magerbrennverfahren wird  schließlich d ie 

Strategie für ein neues Magerbrennverfahren dargelegt, mit dem sich der CO 2-

Ausstoß zukünftiger Ottomotoren signifikant reduzieren lässt. 

4.1 Anforderungen an zukünftige Brennverfahren 

Ausgehend vom heutigen Stand  der Technik sind  d ie Anforderungen an d ie gegen-

wärtigen Brennverfahren bereits hoch. Durch d ie flächendeckend  eingeleitete Strate-

gie des Downsizings, d ie in Golloch [43] detailliert beschrieben ist, müssen z. B. d ie 

Aufladung des Verbrennungsmotors und d ie damit einhergehenden hohen Gasdich-

ten sowie d ie erhöhten Anforderungen an das Zündsystem bereits als gegebene 

Herausforderungen angesehen werden , d ie sich mit weiterem Downsizing verschär-

fen werden. Die Strategie des Downspeedings durch größere Getriebespreizungen 

und längere Achsübersetzungen sowie das höhere Gewicht moderner Pkw  haben 

zur Folge, dass bereits bei niedrigen Motordrehzahlen hohe Drehmomente bereitge-

stellt werden müssen. Darüber hinaus führen überwiegend  niedrige Drehzahlen zu 

niedrigeren Abgastemperaturen, d ie bei Schichtladungsmotoren aufgrund entspre-

chend notwendiger Gegenmaßnahmen zu Wirkungsgradnachteilen führen. 

Die Anforderungen an zukünftige Brennverfahren sind  insbesondere davon abhän-

gig, ob der entsprechende Verbrennungsmotor ausschließlich stöchiometrisch betrie-

ben wird  oder in bestimmten Kennfeldbereichen mit Luftüberschuss arbeitet. Im 
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ersteren Fall ist im Wesentlichen eine Steigerung der bereits bestehenden Anforde-

rungen zu erwarten, die hauptsächlich durch den Einsatz von mechanischen Ansät-

zen zur Wirkungsgradsteigerung bedingt sind  [80]. Neben den bereits genannten 

Herausforderungen ergeben sich somit u . a. Aufgabenstellungen wie eine Reduktion 

der Klopfneigung des Motors oder d ie sichere Zündung stöchiometrischer Luft-

Kraftstoff-Gemische mit sehr hohem Restgasgehalt. 

Für eine signifikante Verringerung des CO 2-Ausstoßes ist es jedoch notwendig, den 

Verbrennungsmotor zukünftig in mehreren Betriebspunkten bzgl. Schadstoffausstoß 

und Kraftstoffverbrauch weitgehend unabhängig voneinander  optimieren zu kön-

nen. Dazu bietet es sich an verschiedene Brennverfahren in einem Motorkenn feld  zu 

kombinieren [4, 72]. Insbesondere im Bereich niedriger bis mittlerer Lasten und 

Drehzahlen werden zukünftig verstärkt Magerbrennverfahren eine Rolle spielen, um  

durch den Betrieb des Verbrennungsmotors mit Luftüberschuss das größtmögliche 

Verbrauchspotenzial nutzen zu können. Abbildung 4.1 illustriert den Anstieg des 

thermischen Wirkungsgrads durch den Betrieb des Motors mit Luftüberschuss und  

in Abhängigkeit des Verdichtungsverhältnisses ε. Dazu wurde der thermische Wir-

kungsgrad  (ηth) des idealen Gleichraumprozesses für verschiedene Luft-Kraftstoff-

Verhältnisse λ berechnet (siehe Gleichung (4.1) und  [81]) und  grafisch dargestellt. 

1th
11





           (4.1) 

 

Abbildung 4.1: Thermischer Wirkungsgrad in Abhängigkeit von ε und λ 

Durch den Magerbetrieb ergeben sich erhöhte Anforderungen an das Brennverfah-

ren. So müssen z. B. d ie Zündung, das Durchbrennen hoch verdünnter Luft-
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Kraftstoff-Gemische und eine langzeitstabile verbesserte Gemischbildung gegeben 

sein. Darüber hinaus setzt d ie Kombination verschiedener Brennverfahren in einem 

Motorkennfeld  deren Verträglichkeit mit gegebenen Randbedingungen , wie z. B. der 

Ladungsbewegung oder eine Variabilität zur Steuerung der selbigen voraus. Durch 

d ie Neu- bzw. Weiterentwickelung von Technologien wie variabler Ventiltriebe mit 

Hubumschaltung, innovativer Zündsysteme, d ie BDE mit höheren Kraftstoffdrü-

cken, neue Aufladungskonzepte oder ein variables Verdichtungsverhältnis wird  d ie 

Entwicklung d ieser Brennverfahren  von solchen Technologien begleitet werden. 

4.2 Gegenüberstellung versch. Magerbrennverfahren 

Für d ie Entwicklung zukünftiger Brennverfahren wird  der Magerbetrieb eine immer 

wichtigere Rolle einnehmen. Wie bereits eingehend in Kapitel 3 beschrieben, muss 

grundsätzlich zwischen homogenem und  geschichtetem Magerbetrieb unterschieden 

werden. Während sich der Magerbetrieb mit Schichtladung gegenüber jenem mit 

homogener Gemischbildung aufgrund  seines höheren Verbrauchspotenzials mit der 

Entwicklung der BDE durchgesetzt hat, ist bereits heute erkennbar, dass d ie Anfo r-

derungen an den geschichteten Magerbetrieb in Zukunft enorm steigen werden  und 

sich somit d ie Entwicklung homogener Magerbrennverfahren zur Serienreife erge-

ben könnte. Verantwortlich dafür sind  verschiedene Charakteristika, d ie im Folgen-

den aufgezeigt und  jenen des homogenen Magerbetriebs gegenübergestellt werden. 

Ein wesentlicher Punkt, d er d ie Entwicklung des Schichtladungsbetriebs und  des 

homogenen Magerbetriebs von Anfang an begleitet hat, ist d ie Notwendigkeit , d ie 

NOX-Rohemissionen zu reduzieren. Im geschichteten Magerbetrieb wirkt sich d ies-

bezüglich insbesondere d ie Ungleichverteilung des Kraftstoffs im Brennraum negativ 

aus, da lokale Luft-Kraftstoff-Verhältnisse in der Größenordnung des stöchiometr i-

schen Luft-Kraftstoff-Verhältnisses d ie Bildung von thermischem NO begünstigen 

[69]. Das Maximum der NOX-Bildung liegt etwa im Bereich von λ ≈ 1,1 [11]. Darüber 

hinaus ist d ie Schwerpunktlage der Verbrennung prinzipbedingt an das Ende der 

Einspritzung gebunden und liegt im Regelfall im Bereich des OT und damit relativ 

früh, was aufgrund der hohen Brennraumdrücke und -temperaturen ebenfalls zu 

einem erhöhten NOX-Ausstoß führt. Im homogenen Magerbetrieb liegen bedingt 

durch d ie Gleichverteilung des Kraftstoffs im Brennraum  keine lokalen Luft-
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Kraftstoff-Verhältnisse im Bereich von λ ≈ 1,1 vor. Darüber hinaus ermöglicht der 

homogene Magerbetrieb spätere Verbrennungsschwerpunktlagen  als der Schichtla-

dungsbetrieb, falls d ies aus Gründen der Zyklenschwankung möglich ist . Folglich 

hat der homogene Magerbetrieb Vorteile hinsichtlich des NO X-Ausstoßes. 

Weiterhin verfügen heutige Motoren mit Schichtladungsbetrieb nur über ein sehr 

geringes Ladungsbewegungsniveau . Eine hohe Ladungsbewegung, d ie aus Gründen 

der Reduzierung des Klopfens oder der Verbesserung der Gemischbildung im stöch-

iometrischen Betrieb oder bei hohen Lasten im Magerbetrieb angestrebt werden 

muss, kann nach heutigem Stand  nur durch d ie Integration einer Variabilität  zur 

Steuerung der Ladungsbewegung umgesetzt werden. Verbrennungsmotoren mit 

homogenem Magerbrennverfahren könnten sich durch eine hohe Ladungsbewegung 

auszeichnen, d ie Vorteile für d ie Homogenisierung des Luft-Kraftstoff-Gemischs und  

damit für das Durchbrennen bietet. Darüber hinaus werden d ie AGR-Verträglichkeit 

und  das Abmagerungspotenzial deutlich erhöht, was sich wiederum positiv auf d ie 

NOX-Emissionen auswirkt. In Schilling [70] sind  Untersuchungsergebnisse zur Red u-

zierung der Schadstoffemissionen eines Verbrennungsmotors mit Schichtladungsbe-

trieb durch d ie Nutzung der internen AGR dokumentiert. Dabei konnte festgestellt 

werden, dass d ie AGR-Rate durch interne AGR in bestimmten Betriebspunkten 

limitiert ist, da sich, bedingt durch d ie qualitative Lastregelung des Motors, in ma-

chen Betriebspunkten nur geringe Druckunterschiede zwischen Abgasgegendruck 

und Saugrohrdruck ergeben, d ie eine Rückführung von Restgas innerhalb des Mo-

tors erschweren. Der gedrosselte Betrieb eines Verbrennungsmotors mit homogenem 

Magerbrennverfahren ermöglicht durch den höheren Druckunterschied  zwischen 

Abgasgegendruck und Saugrohrdruck zwar eine hohe AGR-Rate, jedoch führt d ies 

zu Nachteilen hinsichtlich der Regelbarkeit des Restgasgehalts. 

Eine weitere Herausforderung stellt d ie zukünftig zu erwartende Gesetzgebung zur 

Limitierung der Partikelemissionen von Ottomotoren dar. Bedingt durch d ie hetero-

gene Gemischbildung mit lokal niedrigen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen besteht beim  

Ottomotor mit geschichtetem Brennverfahren eine Tendenz zu erhöhten Partikele-

missionen. Eine Möglichkeit d ie Partikelemissionen im Schichtladungsbetrieb zu  

reduzieren stellt eine optimierte Taktung der Einspritzung dar. Diese Möglichkeit ist 

durch d ie Nutzung der A-Düse mit piezoelektrischem Antrieb gegeben. Damit geht 
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jedoch auch ein erhöhter Entwicklungs- und Applikationsaufwand einher. Dem 

gegenüber hat der homogene Magerbetrieb signifikante Vorteile. Verbrennungsmo-

toren mit homogenem Magerbrennverfahren bedürfen nicht der Verwendung einer 

A-Düse mit piezoelektrischem Antrieb und können mit einem Mehrlochventil (MLV) 

ausgerüstet werden, was d ie Kosten des Motors reduziert. 

Wesentliche Vorteile des geschichteten Magerbetriebs stellen das große Potenzial zur 

Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und d ie niedrigen HC-Emissionen dar. Im 

Bereich sehr niedriger Drehzahlen, in denen moderne Pkw in den relevanten Zertifi-

zierungszyklen immer häufiger betrieben werden, schmälert sich  bei niedrigen 

Lasten jedoch der Verbrauchsvorteil durch d ie zu niedrige Abgastemperatur (siehe 

Kapitel 3.2.6). Darüber hinaus führen d ie durch das Downsizing ermöglichten höhe-

ren Motorlasten dazu, dass der Anteil des Lastbereichs, in dem der Motor mit 

Schichtladung betrieben wird , deutlich kleiner w ird . Die homogene Magerverbren-

nung könnte aufgrund schärferer gesetzlicher Vorgaben und  dem hohen Kosten-

druck innerhalb der Automobilindustrie zukünftig durch d ie Entwicklung verbesser-

ter Brennverfahren in Serienfahrzeugen zum Einsatz kommen. Die vorliegende 

Arbeit leistet einen Beitrag zur Entwicklung eines solchen Brennverfahrens. 

4.3 Strategie für ein neues Magerbrennverfahren 

Das primäre Entwicklungsziel eines neuen Magerbrennverfahrens muss eine hohe 

Verdünnung durch Luft und  Restgas sein, um niedrige NOX-Rohemissionen und  

einen niedrigen Kraftstoffverbrauch darstellen zu können. Um die damit einherge-

hende Verringerung der laminaren Brenngeschwind igkeit  sl durch einen Anstieg der 

Gemischtemperatur zu kompensieren  (siehe Gleichung (4.2), [45] und [79]), bietet es 

sich an, d ie interne AGR, d ie relativ zur externen AGR eine niedrigere Temperatu r-

absenkung bewirkt, zu nutzen wie es z. B. durch d ie Untersuchungsergebnisse in  

Schilling [70] bereits gezeigt wurde.  

 Tpfs ,l             (4.2) 

Die Temperaturerhöhung durch d ie Verwendung der internen AGR in Relation zur 

Verwendung der externen AGR hat jedoch gleichzeitig zur Folge, dass d ie Klopfnei-

gung bei höherer Motorlast steigt. Im Vergleich zu stöchiometrisch betriebenen 



4 Zukünftige Brennverfahren 

- 36 - 

Motoren, d ie aufgrund des Klopfens bevorzugt mit gekühlter externer AGR betrie-

ben werden, ist d ie Verwendung der internen AGR bei Motoren mit Magerbrennver-

fahren jedoch deutlich unkritischer. Um dennoch dem Sachverhalt der erhöhten 

Klopfneigung entgegen zu wirken, sollte der Motor über eine entsprechend hohe, als 

Tumbleströmung ausgeführte Ladungsbewegung verfügen, d ie zum einen d ie 

Klopfneigung durch konvektiven Ladungstransport senkt und  zum anderen d ie 

turbulente Brenngeschwindigkeit st durch einen Anstieg der turbulenten Geschwin-

digkeitsfluktuation u‘ erhöht [45].  

 ',lt usfs             (4.3) 

Darüber hinaus sollte der Restgasgehalt durch interne AGR mit steigen der Last 

reduziert und  primär mit Luft verdünnt werden, um die Gemischtemperatur mit 

dem Ziel einer weiteren Reduzierung der Klopfneigung nicht zu erhöhen. Eine nach 

OT liegende Verbrennungsschwerpunktlage sowie der Verzicht auf eine Zündein-

spritzung bei hohen Lasten vermeiden hohe Brennraumdrücke und –temperaturen 

sowie hohe Gradienten des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses, d ie sich nachteilig auf d ie 

NOX-Rohemissionen auswirken würden. Um die Zündung sehr stark verdünnter 

Luft-Kraftstoff-Gemische bei hoher Ladungsbewegung zu gewährleisten und damit 

weiteres Potenzial nutzen zu können, sollte der Einsatz innov ativer Zündsysteme in 

Erwägung gezogen und deren weitere Entwicklung voran getrieben werden. Die 

Abbildung 4.2 zeigt das Verbrennungskonzept eines neu en Magerbrennverfahrens 

auf Basis eines bereits formulierten Konzepts für eine heterogene Magerverbrennung 

nach [70]. 

 

Abbildung 4.2: Verbrennungskonzept eines neuen Magerbrennverfahrens 
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Trägt man d ie Saugrohrtemperatur grafisch über d ie eingestellte AGR-Rate auf, 

ergeben sich durch d ie Ergänzung der Linien gleicher Selbstzündungstendenz und 

der Linien gleicher Brenngeschwindigkeit d rei Bereiche, d ie verschiedenen Brennver-

fahren zugeordnet werden können . Die im Vergleich zu den Linien gleicher Brenn-

geschwindigkeit flachere Steigung der Linien gleicher Selbstzündungstendenz ist 

durch d ie Tatsache bedingt, dass das Deflagrationspotenzial10 mit zunehmender 

Verdünnung durch Restgas bei gleicher Temperatur stärker abnimmt als d ie Ten-

denz zur Selbstzündung [70]. Das Löschen der Flamme oder ein zu geringer Energie-

eintrag durch den Zündfunken, der nicht mehr zur Einleitung der Verbrennung 

ausreicht, kann bei hohen AGR-Raten durch eine höhere Saugrohrtemperatur in 

begrenztem Maß kompensiert werden. Daher lassen sich durch d ie Verwendung der 

internen AGR höhere AGR-Raten darstellen als bei Verwendung der externen AGR, 

d ie folglich in der beschriebenen Darstellung im Bereich niedriger AGR-Raten und 

niedriger Saugrohrtemperaturen anzusiedeln ist (Bereich A in Abbildung 4.2). 

In Bereichen hoher Saugrohrtemperaturen und  sehr hoher AGR-Raten, d ie vorwie-

gend durch Abgasrückhaltung erreicht werden  (z. B. [64]), ist das CAI-

Brennverfahren anzusiedeln, das in Abbildung 4.2 mit C gekennzeichnet ist. 

Der in Abbildung 4.2 mit B beschriebene, grün gekennzeichnete Bereich weist eine 

höhere Restgasverträglichkeit und  ein höheres Temperaturniveau im Saugrohr auf 

als Brennverfahren mit externer AGR. Begrenzt wird  d ieser Bereich durch d ie klop-

fende Verbrennung bei höherer Saugrohrtemperatur und eine zu  geringe Brennge-

schwindigkeit in Richtung hoher AGR-Raten und niedriger Saugrohrtemperaturen , 

d ie zum Löschen der Flamme führt. Bei höheren Motorlasten nimmt d ie Gefahr des 

Klopfens zu und d ie des Flammlöschens ab, während  bei niedrigen Motorlasten d ie 

Gefahr des Klopfens sehr gering und d ie des Flammlöschens deutlich größer  ist. 

Durch eine Steigerung der Ladungsbewegung soll der Betriebsbereich des Magerbe-

triebs mit dem neuen Magerbrennverfahren erweitert und  somit weitere Potenziale 

erschlossen werden. Im Bereich sehr niedriger Lasten bietet sich aufgrund des sehr 

                                                 
10 Als Deflagration wird  ein Verbrennungsvorgang bezeichnet, bei dem d ie Flammenausbreitung auf 
Transportprozessen basiert. Während  d ie laminare Flammenausbreitungsgeschwindigkeit von der 
Wärmeleitung und  der Diffusion von Rad ikalen abh ängt, hat für d ie turbulente Flammenausbrei-
tungsgeschwindigkeit zusätzlich d ie Turbulenz der Strömung einen Einfluss [81].  
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günstigen Wirkungsgrads eine weitere Optimierung des Schichtladungsbetriebs an, 

der zu einer weiteren Verringerung des Kraftstoffverbrauchs beitragen kann. 
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5 Versuchsträger und Methodik 

Die im Rahmen der vorliegenden Arbeit dargestellten Untersuchungsergebnisse sind  

durch befeuerte Motorenversuche an verschiedenen Versuchsträgern entstanden. 

Dazu gehören im Wesentlichen unterschiedliche Einzylindermotoren und  zwei 

Vollmotoren, deren Aufbauten in den folgenden Kapiteln dargestellt sind . Darüber 

hinaus erfolgt in Kapitel 5.3 eine kurze Beschreibung der thermodynamischen Ana-

lyse als wichtigste Methode zur näheren Betrachtung und Bewertung der Verbren-

nungsvorgänge im Brennraum. 

5.1 Einzylindermotor 

Für d ie Motorenversuche wurden insgesamt drei unterschiedliche Einzylinderaggre-

gate aufgebaut, d ie allesamt über Vierventiltechn ik, eine zentrale Injektorlage sowie 

eine schräg zwischen den Auslassventilen positionierte Zündkerze verfügen. Sie 

wurden von zwei verschiedenen Motortypen abgeleitet, d ie über unterschiedliche 

Brennraumgeometrien verfügen. Die Tabelle 5.1 enthält d ie wesentlichen Kenndaten 

der untersuchten Einzylinderaggregate. 

Bezeichnung Einheit Agg. 1a Agg. 1b Agg. 2 

Hub mm 72,5 84,5 92,0 

Bohrung mm 72,5 72,5 83,0 

Hubraum cm³ 299,3 348,8 497,8 

Pleuellänge mm 138,7 138,7 138,7 

Verdichtungsverh. - 11:1 11:1 11:1 

Ventiltrieb - AVT11 AVT AVT 

Max. Ventilhub EV mm 8,0 8,0 10,0 

Max. Ventilhub AV mm 8,0 8,0 10,0 

Durchmesser EV mm 26,7 26,7 31,5 

                                                 
11 Die Abkürzung AVT bezeichnet einen vollvariablen elektrohydraulischen Ventiltrieb, bei dem jedes 
einzelne Ladungswechselventil des Einzylindermotors von einem eigenen Aktuator betätigt wird , 
sodass sich led iglich beschränkt durch eine mögliche Ventil-Kolben-Kollision, d ie Ventilbeschleun i-
gung und  d ie Motordrehzahl maximale Freiheiten für d ie Ventilsteuerung ergeben.  
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Durchmesser AV mm 22,5 22,5 27,0 

Ventilwinkel EV ° 19 19 15 

Ventilwinkel AV ° 19 19 18 

Kraftstoffinjektor, 
Betätigung 

- 
MLV, 

elektro-
magn. 

MLV, 
elektro-
magn. 

A-Düse, 
piezo-

elektrisch 

Zündkerze - NGK 
T00150C 

NGK 
T00150C 

NGK SILZ-

KFR8C7S 

HD-Quarz - Kistler 6045 Kistler 6045 Kistler 6061 

Tabelle 5.1: Kenndaten der Einzylinderaggregate 

Ein wesentlicher Unterschied  der verwendeten Motortypen ist d ie Brennraumgeo-

metrie. So ist beispielsweise d ie Zylinderkopfgeometrie der Einzylinderaggregate 1a 

und 1b aufgrund der Zuordnung von Injektor und Zündkerze nur mit Einschrän-

kungen für den heterogenen Betrieb des Motors geeignet. Grundsätzlich ist der 

Betrieb d ieser Aggregate mit einer A-Düse mit piezoelektrischem Antrieb, d ie für ein  

strahlgeführtes Brennverfahren notwendig ist, möglich . Aufgrund  der o. g. Be-

schränkung auf den Homogenbetrieb fanden jedoch bei den Motorversuchen  einzig 

Mehrlochventile (MLV) mit elektromagnetischem Antrieb und mit einem dem klei-

neren Hubraum angepasstem  statischen Durchfluss Verwendung. 

Um mit demselben Grundaggregat und  demselben Zylinderkopf des Motortyps  1 

verschiedene Hubräume und insbesondere unterschiedliche Hub-Bohrungs-

Verhältnisse untersuchen zu können, wurde der für d ie Ladungsbewegung bedeu t-

same Hub des Einzylinderaggregats durch einen Wechsel der Kurbelwelle erhöht. 

Aufgrund der Verwendung desselben Zylinderkopfs waren beide Aggregate mit 

dem vollvariablen Ventiltrieb Active Valve Train (AVT) ausgerüstet . Darüber hinaus 

verfügen beide Einzylindermotoren des Motortyps 1 über eine sog. Tumblewalze, 

d ie durch eine Verdrehung um bis zu 40° eine Möglichkeit zur Steigerung der La-

dungsbewegung bietet. In der Abbildung 5.1 ist eine solche Tumblewalze in ange-

stellter Position dargestellt. 
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Abbildung 5.1: Einlasskanal mit angestellter Tumblewalze 

Der Zylinderkopf des Einzylindermotors 2 ist für den heterogenen Betrieb des Mo-

tors ausgelegt und  w urde folglich mit einer A-Düse mit piezoelektrischem Antrieb 

betrieben. Wie bereits bei den Einzylindermotoren des Motortyps 1 der Fall, wurde 

auch der Einzylindermotor 2 mit dem o. g. vollvariablen Ventiltrieb AVT ausgerüs-

tet. Um darüber hinaus den Einfluss der Ladungsbewegung auf das für den he tero-

genen Betrieb ausgelegte Einzylinderaggregat  2 untersuchen zu können, stand  für 

selbiges ein zweiter Zylinderkopf mit einem in den Ansaugkanal integrierten Kana l-

einsatz zur Verfügung. 

Die Prüfzellen des Einzylinderprüffelds sind  abgesehen von der Luftfeuchte kondit i-

oniert und  das den Prüfling durchströmende Kühlwasser sowie das Motorenöl 

werden auf eine Temperatur von 90 °C geregelt. Dadurch ist es möglich , äußere 

Einflüsse auf d ie Verbrennungsergebnisse weitestgehend auszuschließen. 

Ansaugseitig ist d ie Frischluftleitung der Prüfzelle mit einem Wärmetauscher  ausge-

rüstet, der von Wasser mit einer Temperatur von 8 °C durchströmt wird . Der Frisch-

luftmassenstrom wird  durch einen Rotationskolbenzähler, einen Temperaturfühler 

sowie einen Drucksensor erfasst, wobei d ie Luftfeuchte nicht berücksichtigt wird . 

Die Zustandsgrößen statischer Druck und Temperatur in der Frischluftleitung sind  

regelbar. Eine in der Frischluftleitung installierte Drosselklappe und ein Sammelbe-

hälter ermöglichen d ie Regelung und Beruhigung des Luftmassenstroms. In den 

Sammelbehälter ist außerdem eine Gasentnahme zur Quantifizierung des Restga s-

gehaltes durch gekühlte ext. AGR integriert. Mehrere Temperatur- und  Drucksenso-

ren an unterschiedlichen Positionen ermöglichen d ie Erfassung der für d ie Verbren-
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nung relevanten Messgrößen. Für d ie Indizierung ist das Ansaugrohr des Aggregats 

mit einem Niederdruckquarz des Typs Kistler 4045 ausgestattet. 

Im Abgaskrümmer des Aggregats befinden sich u. a. d ie Entnahmeposition für d ie 

ext. AGR, eine Lambdasonde sowie ein Druck- und  ein Temperatursensor. Der 

Abgasgegendruck lässt sich durch eine in das Abgasrohr integrierte Klappe regeln 

und ermöglicht im Zusammenspiel mit der Regelung des Saugrohrdrucks Versuche 

im aufgeladenen Motorbetrieb. Für d ie Indizierung des Abgasgegendrucks kommen 

ein Niederdruckquarz des Typs Kistler 4075 und ein Schaltadapter des Typs 7533 

zum Einsatz. Darüber hinaus ist d ie Abgasstrecke des Aggregats mit einem Partikel-

zähler des Typs AVL 489 und einem Schwarzrauchmessgerät des Typs AVL 415 

ausgestattet. Die Analyse der chemischen Zusammensetzung des Abgases und d ie 

Quantifizierung der Schadstoffemissionen wird  durch d ie Abgasmessanlage Horiba 

MEXA-7100D  ermöglicht. 

In Ergänzung zur Bestimmung des Kraftstoffverbrauchs aus den Größen Luft-

Kraftstoff-Verhältnis, stöchiometrischer Luftbedarf des Kraftstoffs und  Frischluft-

massenstrom ermöglicht d ie in d ie Prüfzelle integrierte Kraftstoffwaage des Typ s 

AVL Coriolis 753 eine parallele Erfassung d ieser für d ie Brennverfahrensentwicklung 

äußerst relevanten Messgröße und trägt zu einer Verbesserung der Qualität der 

Messergebnisse bei. 

Für weitere Informationen bzgl. des Aufbaus der Messtechnik sei auf den sich im 

Anhang A.1 befindlichen Messstellenplan der betriebenen Einzylinderaggregate 

verwiesen. 

5.2 Vollmotor 

Bei den im Rahmen der durchgeführten Motorenversuche betriebenen Vollmotoren 

handelt es sich um aufgeladene Vierzylindermotoren mit Abgasturboaufladung, 

deren Brennraumgeometrie jenem des bereits in Kapitel 5.1 beschriebenen Einzylin-

dermotors 2 entspricht. Folglich weisen sie einen Hubraum von 1991 cm³ auf und  

sind  mit vier A-Düsen mit piezoelektrischem Antrieb ausgerüstet. Die beiden Aggre-

gate unterscheiden sich durch ihre Zylinderköpfe, d ie mit unterschiedlichen Einlass-

kanälen versehen sind . So verfügt einer der beiden Vollmotoren  (Vollmotor A) über 
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Einlasskanäle, d ie jenen eines sich in Serienfertigung befindenden Vierzylinderm o-

tors sehr ähnlich sind , während Vollmotor B über speziell für eine gesteigerte La-

dungsbewegung ausgeführte Einlasskanäle verfügt. 

Beide Aggregate sind  mit dem Ziel einer Steigerung des Restgasgehalts durch interne 

AGR zur Trennung der Abgasfluten mit einem speziellen Abgasturbolader mit einer 

sog. Segmentturbine mit zwei Abgasfluten ausgerüstet. Durch d ie Trennung der 

Abgasfluten bis zum Turbinenrad  wird  ein Übersprechen der einzelnen Zylinder 

verhindert und  damit eine Steigerung des Restgasgehalts ermöglicht. Die Abbildung 

5.2 zeigt den Aufbau einer solchen Segmentturbine und d ie sehr wirkungsvolle 

Trennung der Abgasflu ten. Eine detaillierte Beschreibung ist in Brinkert et al. [82] zu  

finden. 

 

Abbildung 5.2: Schnittdarstellung einer Segmentturbine [82] 

Um hohe Abgasrückführraten darstellen zu können, verfügen d ie Aggregate über 

einen teilvariablen Ventiltrieb mit umschaltbaren Nockenprofilen auf der Ein - und 

Auslassseite, d ie für d ie interne AGR genutzt werden  können. Eine Beschreibung der 

verwendeten Ventilerhebungskurven ist in Kapitel 7 zu finden. Zusätzlich zur Um-

schaltung der Nockenprofile zeichnet sich der teilvariable Ventiltrieb durch d ie 

Verwendung elektrischer Phasensteller auf der Ein- und Auslassseite aus. Der Elekt-

romotor der elektrischen Phasensteller ist über ein sog. Topfgetriebe mit der N o-

ckenwelle verbunden und ermöglicht so große Verstellbereiche mit hoher Verstellg e-

schwindigkeit bei gleichzeitig kompakter Bauweise. Weitere Details sind  bei Neu-

bauer et al. [83] zu finden. 

Die Untersuchungen fanden, wie d ie Einzylinderversuche, in einer voll konditionier-

ten Prüfzelle statt. Der Messstellenplan der Vollmotoren befindet sich im Anhang 

A.2. 
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5.3 Thermodynamische Analyse 

Um die innermotorischen Vorgänge eines Verbrennungsmotors genauer betrachten 

zu können, hat sich d ie Erfassung des Brennraumdrucks im Zylinder , d ie sog. Hoch-

druckind izierung, als geeignetes Verfahren erwiesen. Der gemessene Druckverlauf 

liefert wichtige Messgrößen wie z. B. den Spitzendruck p max, dessen Lage φpmax und 

den Druckanstieg dp/ dφ, d ie auch als d irekte Indizierkennwerte bezeichnet werden  

[84]. Darüber hinaus wird  d ie rechnerische Bestimmung der sog. ind irekten Indizier-

kennwerte ermöglicht, zu denen z. B. der ind izierte Mitteldruck p mi gehört. Dieser ist 

ein Maß für d ie bei einem Arbeitsspiel bezogen auf das Hubvolumen abgegebene 

Arbeit und  beinhaltet sowohl d ie Hochdruckschleife als auch d ie Niederdruckschlei-

fe [85]. 

H
miLWmiHDmi V

dVp
ppp  

         (5.1) 

 mit pmi:  ind izierter Mitteldruck 
  pmiHD:  Hochdruckteil des indizierten Mitteldrucks 
  pmiLW:  Ladungswechselteil des indizierten Mitteldrucks 
  p:  Druck 
  V :  Volumen 
  V H:  Motorhubraum 

Weitere indirekte Indizierkennwerte, wie die Verbrennungsschwerpunktlage und 

d ie Brenndauer können durch d ie Berechnung des Brennverlaufs oder des Heizver-

laufs bestimmt werden, d ie auf Basis des 1. Hauptsatzes der Thermodynamik gemäß 

der Gleichung (5.2) erfolgt [81]: 
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 mit dQH/ dφ: Heizverlauf 
  dQB/ dφ Brennverlauf 
  dQW/ dφ: Wandwärmeverlauf 
  dU/ dφ: Änderung der inneren Energie 
  p*dV / dφ Volumenänderungsarbeit 
  hE*dmE/ dφ Enthalpiestrom einströmende Masse 
  hA*dmA/ dφ Enthalpiestrom ausströmende Masse 
  hA*dmLeck/ dφ Enthalpiestrom Leckage 
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In der Abbildung 5.3 sind  exemplarisch der Brennverlauf und der sich durch Integra-

tion ergebende Energieumsatz, der auch als Summenbrennverlauf bezeichnet wird , 

eines Pkw-Ottomotors dargestellt. Die Berechnung erfolgte auf Basis von Messwer-

ten, d ie unter Verwendung des Einzylindermotors 2 bei einer Drehzahl von 

n = 1400 min -1 und  einer Last von p mi = 3 bar im stöchiometrischen Betrieb aufge-

zeichnet wurden. 

 

Abbildung 5.3: Brennverlauf und Energieumsatz eines Ottomotors 

Besonders wichtige Größen, d ie durch d ie Berechnung des Brennverlaufs ermittelt 

werden können, sind  d ie Lagen der Energieumsätze 5 %, 50 % und 90 %, d ie als 

Brennbeginn H 05%, Schwerpunktlage der Verbrennung H 50% und Brennende H 90% 

bezeichnet werden. Daraus lassen sich d ie Brenndauer  und  deren Aufteilung in d ie 

Teile vor und nach dem Verbrennungsschwerpunkt sowie der Brennverzug ableiten. 

Die Hochdruckindizierung lässt sich durch d ie simultane Erfassung des Saugrohr- 

und  des Abgasgegendrucks, eine sog. Niederdruckindizierung, ergänzen, wodurch 

eine detaillierte Analyse des Ladungswechsels ermöglicht wird . Unter Berücksichti-

gung weiterer Ausgangsgrößen wie z. B. der Ventilhubverläufe und der Durchflu ss-

beiwerte des Zylinderkopfs lässt sich im Rahmen der Ladungswechselanalyse (LWA) 

d ie im Brennraum verbliebene Restgasmasse bestimmen. Die LWA stellt ein wichti-

ges Instrument zur Auslegung der Ladungswechselorgane oder des Ventiltriebs dar 

und findet bei allen im Rahmen der vorliegenden Arbeit untersuchten Versuchsm o-

toren Verwendung. 
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Die durch d ie Niederdruckindizierung erfassten Daten werden g leichzeitig als 

Referenz für eine rechnerische Betrachtung des Ladungswechsels herangezogen. 

Diese erfolgte im Rahmen der durchgeführten Untersuchungen unter Verwendung 

der Motorsimulationssoftware „GT-Power“. Ergänzend wurden ausgewählte Be-

triebspunkte auf Basis der vorliegenden Daten mittels der sog. „Three-Pressure-

Analysis“ (TPA) analysiert, d ie eine Bestimmung des Restgasgehalts im Brennraum 

in Abhängigkeit der gemessenen Druckrandbedingungen ermöglicht. 



6 Verbrennungsuntersuchungen am befeuerten Einzylin dermotor 

- 47 - 

6 Verbrennungsuntersuchungen am befeuerten 

Einzylindermotor 

Unter Verwendung der in Kapitel 5.1 beschriebenen Einzylindermotoren wurden in 

Abhängigkeit verschiedener Aufbauzustände Grundlagenuntersuchungen durchge-

führt. Dadurch war es möglich, aggregatunabhängig wichtige Erkenntnisse zum 

Einfluss der Restgasstrategie, der Lad ungsbewegung, der Brennraumgeometrie oder 

zur Auslegung des Ventiltriebs zu erlangen, d ie unabhängig voneinander optimiert 

und  schlussendlich in eigens dafür ausgelegten Motoren interagierend  untersucht 

werden konnten. Im Folgenden werden d ie Ergebnisse der Verbrennungsuntersu-

chungen an den verschiedenen Einzylindermotoren dargestellt und  d ie daraus 

abgeleiteten Erkenntnisse aufgezeigt. Zunächst erfolgt d ie Darstellung von Vorunter-

suchungen mit interner AGR in Kapitel 6.1 bevor in Kapitel 6.2 d ie Kennfeldvermes-

sung im homogenen Magerbetrieb beschrieben wird . In Kapitel 6.3 ist eine Bewer-

tung des Einflusses der Ladungsbewegung zu finden. Die Versuche zum Übertrag 

auf einen Motor mit größerer Zylinderbohrung werden in Kapitel 6.4 beschrieben. 

Das Kapitel 6.5 beinhaltet Versuchsergebnisse zur Wirkung einer Mehrfach-

funkenzündung im homogenen Magerbetrieb und Kapitel 6.6 zeigt wichtige Er-

kenntnisse zur Wirkungsgradsteigerung am Schichtladungsmotor auf. 

In Betriebsbereichen, in denen der Einzylind ermotor aufgeladen w urde, erfolgte eine 

statische Anhebung des Saugrohr- und  des Abgasgegendrucks. Dabei wurde ein 

einem Vollmotor vergleichbarer  Geometrie ähnliches Druckverhältnis von  p 32 = 1,06 

eingestellt; mit: 

Saugrohr

Abgas
32 p

p
p            (6.1) 

6.1 Voruntersuchungen mit interner Abgasrückführung 

Um den Einfluss der internen AGR auf d ie Magerverbrennung besser beurteilen zu 

können, wurden am Einzylinderaggregat 1a Untersuchungen mit unterschiedlichen 

Ventilsteuerzeiten durchgeführt, d ie abhängig von d er Ventilüberschneidung zu  
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unterschiedlich hohen AGR-Raten durch interne AGR führen. Eine vergleichende 

Bewertung der Wirkung beider AGR-Strategien interne AGR und externe AGR soll 

durch d ie Variationen des Restgasgehalts mittels externer AGR mit verschiedenen 

Ventilsteuerzeiten ermöglicht werden. Für d iese Untersuchungen wurde der Be-

triebspunkt mit einer Drehzahl von n  = 2000 min -1 und  einem indizierten Mitteldruck 

von p mi = 7 bar ausgewählt. Bei verschiedenen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen und  

einer Saugrohrtemperatur von TSaugrohr = 40 °C schlossen d ie Auslassventile bei einem 

Ventilhub von Vh = 2 mm bei AS = -15 °KW n. OT bzw. AS = 10 °KW n. OT, während  

d ie Einlassventile bei einem Ventilhub von Vh = 2 mm bei EÖ = 35 °KW n. OT bzw. 

EÖ = -5 °KW n. OT öffneten. In Abbildung 6.1 sind  d ie entsprechenden Ventilhub-

verläufe und d ie sich ergebende Ventilüberschneidung dargestellt. 

 

Abbildung 6.1: Ventilhubverläufe bei kleiner und großer Ventilüberschneidung 

Die in Abbildung 6.1 im rechten Bild teil dargestellten Ventilsteuerzeiten entsprechen 

der an d iesem Einzylindermotor maximal möglichen Ventilüberschneidung. In 

Abbildung 6.2 sind  ausgewählte Größen der  o. g. Versuchsreihe dargestellt. Wäh-

rend d ie Betrachtung der Standardabweichung des indizierten Mitteldrucks σpmi in 

Abbildung 6.2 kaum Rückschlüsse auf den Einfluss der gewählten Restgasstrategie 

auf d ie Verbrennung zulässt, ergeben sich durch d ie Auswertung der Emissionen 

deutliche Unterschiede. So ist erkennbar, dass sich d ie HC- und  NOX-Emissionen 

durch d ie Verwendung der internen AGR bei größerer Ventilüberschneidung zusät z-

lich zum eingestellten Restgasgehalt durch externe AGR bei gleicher Zyklenschwa n-

kung deutlich verringern lassen. Dies ist insbesondere d urch den Temperaturanstieg 

zu begründen, der mit der Verwendung des heißen Restgases einhergeht. Durch d ie 
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höhere Temperatur können d ie Gemischbildung und d ie Verbrennung verbessert 

werden, was schlussendlich bei gleicher Zyklenschwankung einen höheren Gesam-

trestgasgehalt bestehend aus der Summe von ext. und  int. AGR ermöglicht. Dieser ist 

auch notwendig, um einen geringen Anstieg der NO X-Emissionen infolge der höhe-

ren Gemischtemperatur zu kompensieren. Anhand der erzielten Versuchsergebnisse 

wird  deutlich, dass sich der Temperaturanstieg des Luft-Kraftstoff-Gemischs bedingt 

durch d ie Verwendung der internen AGR durch eine deutliche Absenkung der 

Prozesstemperatur sogar überkompensieren lässt. 

 

Abbildung 6.2: Kombination von externer und interner Abgasrückführung 

Um für zukünftige Magerbrennverfahren d ie externe AGR vollständig durch interne 

AGR ersetzen und noch nicht genutzte Potenziale erschließen zu können, bedarf es 

einer geeigneten Auslegung der Ventilsteuerung und insbesondere der Ventilerhe-

bungskurven, sodass d ie notwendigen Restgasraten darstellbar sind . Wie bereits in 

Kapitel 3.2.3.1 beschrieben wurde, bietet sich für solche Brennverfahren, d ie auch 

höhere Motorlasten abdecken sollen, das Rücksaugen von Restgas aus dem Auslass-

kanal oder das Zurückschieben  mit anschließendem Ansaugen von Restgas aus dem 

Einlasskanal an. Um den Restgasgehalt durch eine Phasenverstellung der Nocken-

wellen betriebspunktabhängig steuern zu können, ist ein verlängertes Öffnen der 

Ein- oder Auslassventile über den OT hinaus denkbar, wie es z. B. in 

DE102011114065A1 [86] und Rau et al. [87] beschrieben ist. In Schilling [70] sind  
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bereits Untersuchungen mit ähnlicher Nockengeometrie im geschichteten Magerbe-

trieb dokumentiert, d ie zu vielversprechenden Ergebnissen geführt haben . Ausge-

hend von der Möglichkeit, sowohl d ie Ein- wie auch d ie Auslassventile über den OT 

hinaus zu öffnen, ergeben sich vier Anwendungsfälle (Q1 – Q4), d ie in der Abbil-

dung 6.3 definiert werden.  

 

Abbildung 6.3: Möglichkeiten der AGR-Steuerung durch verlängert geöffnete Ventile 

Während sich der Ventilhub im Bereich  des OT, in Anlehnung an Schilling [70] 

nachfolgend Plateauhub genannt, aus dem minimalen Abstand  zwischen Ventilteller  

bei geschlossenem Ventil und  Ventiltasche im Kolbenboden  unter Berücksichtigung 

entsprechender Sicherheitsfaktoren  ergibt, kann d ie Gesamtbreite des Vor- bzw. 

Nachnockens, nachfolgend  Plateaubreite genannt, an motor- und  brennverfahrens-

spezifische Randbedingungen angepasst werden. Dadurch ist neben der Vergröße-

rung der Ventilüberschneidungsfläche d ie Möglichkeit gegeben , d ie Ventilsteuerzei-

ten Auslass-öffnet (AÖ) und  Einlass-schließt (ES) geringfügig anzupassen, sodass 

weitere Potenziale zur Senkung des CO 2-Ausstoßes und der Schadstoffemissionen 

genutzt werden können. 

Für eine vergleichende Bewertung der unterschiedlichen Ventilerhebung skurven 

wurden am Einzylindermotor 1a Untersuchungen mit der Standardnockenform (Q1) 

und der Plateaunockenform auf der Ein - (Q2) und  Auslassseite (Q3) durchgeführt. 

Der Plateauhub h Pl betrug dabei 2,0 mm, d ie Plateaubreite bPl 60 °KW. Im Rahmen 

der Untersuchungen wurde im Betriebspunkt n  = 2000 min -1 und  p mi = 7 bar das Luft-

Kraftstoff-Verhältnis λ ausgehend vom stöchiometrischen Betrieb für unterschiedli-
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che Ventilsteuerzeiten erhöht. Die Abbildung 6.4 zeigt einige Ergebnisse d ieser 

Versuchsreihe. 

 

Abbildung 6.4: Vergleich versch. Ventilerhebungskurven im homogenen Magerbetrieb 

Aus Abbildung 6.4 geht hervor, dass sich der Einzylindermotor im o. g. Betriebs-

punkt mit allen verglichenen Strategien betreiben lässt und  d ie Laufunruhe σpmi erst 

im Bereich der Magerlaufgrenze, d ie abhängig von der gewählten Ventilerhebung s-

kurve bei unterschiedlichen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen liegt, über den definierten 

Grenzwert von σpmi = 0,15 bar steigt. Der Grenzwert der Laufunruhe von σpmi ist in der 

grafischen Darstellung mittels einer roten Linie dargestellt . 

Die Verläufe des spez. Kraftstoffverbrauchs in Abbildung 6.4 zeigen deutlich, dass 

mit der Steigerung des Restgasgehalts durch interne AGR eine Absenkung des 

Kraftstoffverbrauchs einhergeht. Dies ist sowohl durch d ie geringeren Ladung s-

wechselverluste als auch durch d ie Verbesserung von  Gemischaufbereitung und 

Durchbrand  infolge der höheren Gastemperatur zu begründen. Ein Vergleich der 

Standardnockenform (Q1) mit unterschiedlichen Ventilsteuerzeiten führt zu der 
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Erkenntnis, dass d ie Differenzen sowohl bzgl. des Kraftstoffverbrauchs als auch der 

NOX-Emissionen mit zunehmendem Luft-Kraftstoff-Verhältnis abnehmen. Dies ist 

der Tatsache geschuldet, dass der Restgasgehalt infolge des abnehmenden Druckg e-

fälles zwischen Saugrohrdruck und Abgasgegendruck mit zunehmendem Luft-

Kraftstoff-Verhältnis abnimmt und dadurch folglich  der Restgasgehalt sinkt. Bei 

Verwendung der Plateaunockenform (Strategie Q2 und Q3) ändert sich der hohe 

Restgasgehalt bei steigendem Luft-Kraftstoff-Verhältnis hingegen nur geringfügig. 

Auffällig ist außerdem, dass d ie Verwendung von Restgas aus dem Auslasskanal 

(Q3) bei niedrigen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen zu einem höheren spez. Kraftstoff-

verbrauch führt, als verwendetes Restgas aus dem Einlasskanal (Q2). Hauptursa che 

dafür ist d ie höhere Temperatur des Restgases, d ie bei λ < 1,20 zu einer klopfenden 

Verbrennung führt, sodass d ie Schwerpunktlage der Verbrennung zu Lasten des 

Kraftstoffverbrauchs und der Zyklenschwankung nach spät verschoben werden 

muss. Bei Verwendung der Strategie Q2 sind  d iese Verschiebungen von H 50% eben-

falls erkennbar, jedoch bedarf es aufgrund  der geringeren Gastemperaturen hier 

eines geringfügigeren Zündwinkelrückzugs. 

Zusätzlich zu  den bereits genannten Verbrauchsvorteilen durch d ie Verwendung der 

Plateaunockenform ergeben sich signifikante Vorteile seitens der  NOX-Emissionen. 

Hier sind  neben den erreichbaren Minimalwerten  insbesondere d ie flachen Verläufe 

bei einer Erhöhung des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses zu nennen, d ie auch im instat i-

onären Betrieb deutliche Vorteile bieten. Hauptursache für d ie niedrigen NO X-

Emissionen ist der hohe Restgasgehalt, der während der o. g. Versuchsreihe mindes-

tens 20 % beträgt. Die niedrigere Gastemperatur bei Anwendung des Plateaunockens 

auf der Einlassseite ermöglicht trotz geringfügig früher gelegener Schwerpunktlagen 

bei niedrigen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen etwas niedrigere NOX-Emissionen als der 

Plateaunocken auf der Auslassseite. Weiterhin lassen sich durch d ie Verwendung 

des Plateaus auf der Einlassseite bei gleichen Ventilsteuerzeiten geringfügig höhere 

Restgasraten darstellen. 

Ergänzend zu den bereits dargelegten Versuchen wurde im o. g. Betriebspunkt d ie 

Strategie Q2 mit geringfügig veränderter Ladungsbewegung untersucht. Dazu bietet 

der Einzylindermotor 1a d ie Möglichkeit eine im Einlasskanal integrierte Tumble-
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walze so zu  verdrehen, d ass gezielt Einfluss auf d ie Ladungsbewegung genommen 

werden kann. Im Rahmen vorheriger Untersuchungen an einem ähnlichen Ver-

suchsaufbau , d ie in Böcking [88] dokumentiert sind , wurde festgestellt, dass eine 

geringfügige Steigerung der Ladungsbewegung durch  ein Anstellen der Tumblewal-

ze im gesamten Motorkennfeld  zu Vorteilen führt, sodass Verbrennungsuntersu-

chungen an d iesem Einzylindermotor mit Ausnahme von explizit genannten Mes-

sungen mit angestellter Tumblewalze durchgeführt werden. Um den Einfluss der 

Ladungsbewegung auf d ie homogene Magerverbrennung mit Plateaunocken auf der 

Einlassseite beurteilen zu können, wurden beide Stellungen der Tumblewalze unte r-

sucht. Ausgewählte Größen der Versuchsergebnisse sind  in Abbildung 6.5 darge-

stellt. 

 

Abbildung 6.5: Wirkung einer geringfügig veränderten Ladungsbewegung 

Bei Betrachtung der Versuchsergebnisse in Abbildung 6.5 wird  deutlich, dass eine 

geringfügige Reduzierung der Ladungsbewegung deutliche Auswirkungen auf d ie 

Verbrennung im untersuchten Betriebspunkt hat. Zum einen ist ein Anstieg des 

Brennverzugs um ca. 2 °KW festzustellen, zum anderen wirkt sich d ie Absenkung 

des Ladungsbewegungsniveaus negativ auf d ie Klopfneigung aus, sodass d ie Ver-

brennungsschwerpunktlage später liegen muss. Eine Überlagerun g beider Effekte 

hat zur Konsequenz, dass d ie Laufunruhe deutlich zunimmt und schlussendlich 

oberhalb der noch tolerierbaren Grenze liegt. Aufbauend auf d ieser Erkenntnis 
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werden alle folgenden Versuchsreihen an den Einzylindermotoren  1a und 1b mit 

angestellter Tumblewalze durchgeführt. Um zukünftige Magerbrennverfahren mit 

hohen Restgasgehalten entwickeln zu können, muss eine Bewertung des Einflusses 

einer signifikanten Steigerung des Ladungsbewegungsniveaus an Motoren mit 

abweichender Brennraumgeometrie erfolgen. Dazu wurden weitere Versuchsreihen 

durchgeführt, d ie in  Kapitel 6.3 beschrieben werden. Die abschließende Bewertung 

erfolgt auf Basis d ieser Versuchsergebnisse. 

6.2 Kennfeldvermessung im homogenen Magerbetrieb 

Um das Potenzial der homogenen Magerverbrennung mit Plateaunockenform auf 

der Einlassseite bewerten zu können, wurde ein Motorkennfeld  unter Verwendung 

des Einzylindermotors 1b vermessen. Dieser beruht im Wesentlichen auf dem Au f-

bau des Einzylindermotors 1a, weist jedoch bei gleicher Bohrung einen höheren Hub 

und damit einen größeren Hubraum auf. Dadurch ist aufgrund der höheren Kolben-

geschwindigkeit ausgehend  von dem hohen Ladungsbewegungsniveau des Einzy-

lindermotors 1a eine weitere Erhöhung der Ladungsbewegung zu erwarten. Im 

Rahmen der dazu  durchgeführten  Versuche wurden in unterschiedlichen Betriebs-

punkten bei verschiedenen Luft-Kraftstoff-Verhältnissen d ie Ventilsteuerzeiten 

variiert und  d ie sich ergebenden Abhängigkeiten analysiert. 

Im ersten Schritt erfolgt eine Bewertung des Einflusses der Verbrennung sschwer-

punktlage H 50%, sodass im weiteren Verlauf der Untersuchungen d ieselbe als Ran d-

bedingungen definiert werden kann. Die Abbildung 6.6 zeigt d ie Versuchsergebnisse 

einer H 50%-variation im Betriebspunkt n  = 2000 min -1 und  p mi = 7 bar für ein Luft-

Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,40 und verschiedene Ventilsteuerzeiten. Der verwen-

dete Plateaunocken auf der Einlassseite entspricht dabei dem, der in Kapit el 6.1 

genutzt  wurde. Die in Abbildung 6.6 dargestellten Ergebnisse zeigen, dass d ie 

unterschiedlichen Ventilsteuerzeiten im betrachteten Betriebspunkt d ie Abhängigkeit 

von der Verbrennungsschwerpunktlage nicht beeinflussen. Eine größ ere Ventilüber-

schneidungsphase führt aufgrund des höheren Restgasgehalts zu einem größeren 

Brennverzug, einer längeren Brenndauer und niedrigeren NO X-Emissionen aufgrund  

einer geringeren Prozesstemperatur. Die daraus resultierende Verschiebung der 

betrachteten Messgrößen auf der y-Achse ist, unabhängig von der Verbrennungs-
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schwerpunktlage H 50%. So hat eine Verschiebung der Verbrennungsschwerpunktlage 

nach spät bei allen betrachteten Ventilsteuerzeiten d ie Folge, dass d ie NO X-

Emissionen aufgrund niedrigerer Temperaturen und Drücke stetig abnehmen. Die 

Laufunruhe des Motors σpmi sowie d ie HC- und CO-Emissionen nehmen hingegen 

stetig zu. Der Kraftstoffverbrauch erreicht im Bereich von H 50% = 4…7 °KW n. OT ein 

Minimum. Das bei späterer Verbrennungsschwerpunktlage ungünstige effektive 

Expansionsverhältnis führt dazu, dass der Kraftstoffverbrauch mit einer Verschie-

bung von H 50% nach spät stetig ansteigt. 

 

Abbildung 6.6: Einfluss der Verbrennungsschwerpunktlage H 50% 

Schlussendlich bleibt festzuhalten, dass für einen günstigen Kompromiss aus Kraft-
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Laufunruhe zu verbessern, lässt sich H 50% mit dem Nachteil höherer NO X-Emissionen 

nach früh verschieben, während bei günstiger Laufruhe eine Verschiebung nach spät 
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zur weiteren Reduzierung der NO X-Emissionen bei geringfügig steigendem Kraft-

stoffverbrauch möglich ist. Damit ergibt sich ein zusätzlicher Freiheitsgrad  für d ie 

Optimierung der Verbrennung. 

Zur Bewertung der Luft- und  Restgasverträglichkeit wurde im Betriebspunkt 

n = 2000 min -1 und  p mi = 5 bar für verschiedene Luft-Kraftstoff-Verhältnisse bei unter-

schiedlichen Ventilsteuerzeiten der Auslassventile d ie Ventilsteuerzeit Einlass -Öffnet 

variiert und  d ie sich überlagernden Einflüsse auf d ie Verbrennung untersucht. Die 

Verbrennungsschwerpunktlage wurd e versuchsübergreifend  auf H 50% = 8 °KW n. OT 

eingestellt. Die Abbildung 6.7 zeigt eine Auswahl der gemessenen Größen. 

 

Abbildung 6.7: Luft- und Restgasverträglichkeit bei niedriger Teillast 
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Wie in Abbildung 6.7 zu sehen ist, lässt sich der Restgasgehalt im angedrosselten 

Betrieb durch eine größere Ventilüberschneidungsphase steigern und  damit d ie 

Prozesstemperatur absenken, wodurch folglich der Ausstoß an NOX-Emissionen 

reduziert wird . Gleichzeitig ist erkennbar, dass sich ein etwas höheres Luft-

Kraftstoff-Verhältnis erwartungsgemäß positiv auf den Kraftstoffverbrauch au s-

wirkt. Um ein höheres Luft-Kraftstoff-Verhältnis darstellen zu können, ist der Saug-

rohrdruck durch ein geringfügiges Öffnen der Drosselklappe zu steigern, weshalb 

der Restgasgehalt durch interne AGR in Folge des niedrigeren Druckgefälles a b-

nimmt. 

Bei Betrachtung der NOX-Emissionen fällt auf, dass sich ausgehend  von einem Luft-

Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,25 und  einer Ventilsteuerzeit AS = -20 °KW n. OT der 

Ausstoß an NOX-Emissionen sowohl durch d ie Verdünnung mit Sauerstoff als auch 

durch d ie Verdünnung mit Restgas gleichermaßen verringern lässt. Im Gegensatz 

zur Verdünnung mit heißem Restgas wirkt sich d ie Verdünnung mit kalter Luft in 

d iesem Betriebspunkt jedoch negativ auf d ie Verbrennung aus. Dies ist insbesondere 

anhand des längeren Brennverzugs und der gesteigerten HC-Emissionen erkennbar. 

Eine Verbesserung des Zündsystems könn te d iesen Nachteil kompensieren und u. U. 

sogar höhere Luft-Kraftstoff-Verhältnisse und damit eine weitere Reduzierung der 

Schadstoffemissionen ermöglichen. Eine Verbesserung des Durchbrennens ist durch 

d ie Verwendung eines optimierten Zündsystems hingegen  nicht zu erwarten. 

Auf Basis einer Vielzahl verschiedener Versuchsreihen lässt sich durch d ie Kombin a-

tion der jeweiligen Bestpunkte ein Motorkennfeld  generieren, das einen betrieb s-

punktübergreifenden Vergleich zu anderen Brennverfahren ermöglicht, der wiede-

rum die Grundlage für eine Potenzialaussage des homogenen Magerbetriebs da r-

stellt. Da im Bereich sehr niedriger Motorlasten von p mi < 5 bar aufgrund der Motor-

konfiguration statt des wirkungsgradoptimalen Schichtladungsbetriebs der homog e-

ne Magerbetrieb Verwendung finden soll, bietet es sich an, zur weiteren Wirkungs-

gradsteigerung den Magerbetrieb mit einer Entdrosselungsstrategie zu kombinieren. 

Bekannte Entdrosselungsstrategien auf Basis variabler Ventiltriebe sind  z. B. der 

Miller- und  der Atkinson-Kreisprozess [8]. Da ersterer das Ladungsbewegungsn i-

veau durch das frühzeitige Schließen der Einlassventile signifikant reduziert und 

damit d ie Abmagerungsfähigkeit beeinträchtigt, ist der Atkinson -Kreisprozess durch 
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ein verspätetes Schließen der Einlassventile nach dem UT in Kombination mit dem 

homogenen Magerbetrieb zu bevorzugen. Dieser lässt sich entweder durch einen 

zweiten Sondernocken auf der Nockenwelle oder durch d ie Verwendung des Pla-

teaunockens einhergehend mit einer Verstellung der Ventilsteuerzeiten nach spät 

darstellen. Entscheidend für den möglichen Verbrauchsvorteil durch den Atkinson -

Kreisprozess ist d ie Gesamtbreite des Einlassnockens.  

Eine Vielzahl von Versuchen in verschiedenen Betriebspunkten haben gezeigt, dass 

für den untersuchten Einzylindermotor 1b ein um 100 °KW breiterer Einlassnocken 

als der Standardnocken d ie optimale Ventilerhebung für einen Atkinson -

Kreisprozess bei niedrigen Lasten von p mi < 5 bar darstellt. Entsprechend wurden d ie 

Betriebspunkte d ieses Lastbereichs unter Verwendung d ieses Nockens vermessen 

und zur Generierung eines Motorenkennfelds für den homogenen Magerbetrieb 

verwendet. Die Abbildung 6.8 zeigt d ie Größen „Kraftstoffverbrauch“ und „NO X-

Emissionen“ im Kennfeld . 

 

Abbildung 6.8: Homogener Magerbetrieb im Kennfeld 

An demselben Einzylindermotor 1b wurde im stöchiometrischen Betrieb ein Moto-

renkennfeld  unter Verwendung der Standardventilerhebung vermessen, wobei in 

jedem einzelnen Betriebspunkt d ie verbrauchsgünstigsten Ventilsteuerzeiten ermit-

telt wurden. Die Abbildung 6.9 stellt den Verbrauchsvorteil der homogenen Mager-

verbrennung gegenüber dem stöchiometrischen Betrieb dar. Daraus geht hervor, 

dass sich bei der betrachten  Motorenkonfiguration in weiten Kennfeldbereichen ein 
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Verbrauchsvorteil von mindestens 5 % ergibt. Bei höheren Lasten und Drehzahlen 

sind  sogar 8 bis 10 % Verbrauchsvorteil darstellbar. 

 

Abbildung 6.9: Verbrauchsvorteil des homogenen Magerbetriebs, Basis: stöchiometrischer Betrieb 

mit Standardnockenform und optimierten Ventilsteuerzeiten  

6.3 Bewertung des Einflusses der Ladungsbewegung 

Das Einzylinderaggregat 2 ist für den heterogenen Magerbetrieb ausgelegt und  

verfügt über ein geringes Ladungsbewegungsniveau. Um den Einfluss der Ladungs-

bewegung bewerten zu können, bedarf es einer flexiblen Möglichkeit, d ie selbige 

signifikant zu steigern. Durch d ie Auslegung verschiedener Varianten von Kanalein-

sätzen, d ie ausgehend  vom Brennraum in die Ein lasskanäle eingeschoben werden 

können, ist d iese Möglichkeit für Untersuchungen an demselben Versuchsmotor 

gegeben und es können zusätzliche Einflüsse durch einen Motorwechsel ausge-

schlossen werden. Die Einlasskanaleinsätze unterscheiden sich durch d ie Position 

und Größe der eingearbeiteten Öffnung, d ie für d ie Steigerung der Ladungsbewe-

gung maßgeblich verantwortlich ist. Die Abbildung 6.10 zeigt d rei Varianten der 

Einlasskanaleinsätze mit unterschiedlichen Öffnungsgrößen und -positionen. 

 

Abbildung 6.10: Verschiedene Einlasskanaleinsätze 
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Durch den Öffnungsquerschnitt und  dessen Position im Kanaleinsatz soll d ie Str ö-

mung gezielt über den oberen Ventiltellerrand  in den Brennraum geleitet werden, 

sodass sich dort eine ausgeprägte Tumbleströmung ausbildet, d ie zum Ende der 

Kompression in Turbulenz zerfällt. Für d ie Bewertung der o. g. Kanaleinsätze bietet 

sich ein Vergleich geeigneter Kriterien, wie der Tumblezahl 12 nT oder der turbulenten 

kinetischen Energie (TKE) an, deren Berechnung mittels einer 3D-CFD-Simulation 

erfolgen kann. Die Abbildung 6.11 zeigt d ie sich rechnerisch ergebenden Verläufe 

der Tumblefrequenz und  der TKE in Abhängigkeit des Kurbelwinkels im Betriebs-

punkt n = 2000 min -1 bei p mi = 3 bar im Schichtladungsbetrieb für d ie verschiedenen 

Kanaleinsätze. Die Verläufe ohne Kanaleinsatz sind  mit dem Buchstaben A geken n-

zeichnet. 

 

Abbildung 6.11: Tumble und TKE bei versch. Einlasskanaleinsätzen [89] 

Die Ergebnisse der 3D-CFD-Simulation zeigen, dass durch d ie Verwendung einer 

beliebigen Variante der Kanaleinsätze eine signifikante Steigerung der Ladungsbe-

wegung zu erwarten ist. Im Vergleich zu dem Einlasskanal ohne Einsatz können d ie 

Tumblezahl und  d ie TKE vor ZOT auf d iese Weise etwa um den Faktor drei geste i-

gert werden. Wenngleich d ie Unterschiede zwischen den verschiedenen Kanalein-

                                                 
12 Die Tumblezahl n T entspricht dem Maximum des transienten Verlaufs der Tumblefrequenz νT 
während  des Kompressionstakts in Bezug auf d ie Rotationsfrequenz der Kurbelwelle νKW; 𝑛𝑇 =

𝜈𝑇

𝜈𝐾𝑊
. 

Die Tumblefrequenz νT ist definiert als der Quotient aus dem Drehimpuls L und  dem  Massenträg-
heitsmoment Θ bei einer Motordrehzahl von n  = 2000 min -1 und  geöffneter Drosselklappe, 𝜈𝑇 =

𝐿

𝛩
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bezogen auf eine Achse, d ie parallel zur Kurbelwelle verläuft und  d ie Zylinderachse im Zentrum der 
Ladung schneidet. Der Drehimpuls L sowie das Massenträgheitsmoment Θ werden mittels 3D-CFD 
berechnet. 
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sätzen gering sind , wird  angesichts der berechneten Verläufe d ie größte Steigerung 

der Ladungsbewegung durch d ie Verwendung der Variante C erreicht. Um diesen 

Sachverhalt näher betrachten zu können , wurde mittels der 3D-CFD-Simulation 

zusätzlich d ie lokale Strömungsgeschwindigkeit während des Ladungswechsels für 

alle Einsatzvarianten berechnet. Diese sind  in der Abbildung 6.12 bei einem Einlass-

ventilhub von h EV = 8,6 mm und φ = 477 °KW dargestellt. 

 

Abbildung 6.12: Strömungsgeschwindigkeit während des Ladungswechsels [89] 

In d ieser Abbildung 6.12 ist gut zu erkennen, dass d ie angesaugte Luft ohne Ver-

wendung eines Kanaleinsatzes über den unteren Ventilteller rand  in den Brennraum 

strömt und somit d ie Ausbildung einer Tumbleströmung behindert. Bei Verwen-

dung der Kanaleinsätze strömt d ie Luft primär über den oberen Ventiltellerrand  in 

den Brennraum und  unterstützt d ie Bildung einer Tumbleströmung. Die niedrig 

angeordnete Öffnung der Einsatzvariante B führt zu einem leichten Überströmen des  

unteren Tellerrands während d ie Einsatzvariante D mit hoch angeordneter Öffnung 

das völlig verhindert. Die Einsatzvariante C verfügt über eine mittig angeordnete 

Öffnung, deren Querschnitt etwas größer  ist als jener der Variante D und damit ein 

Anlegen der Strömung am Brennraumdach verhindert. Die Einsatzvariante C stellt 

somit d ie beste Wahl für d ie Untersuchungen am Einzylindermotor dar und findet 

folglich für d ie Bewertung des Einflusses der Ladungsbewegung Verwendung. 

Die Abbildung 6.13 stellt ergänzend d ie berechnete lokale Strömungsgeschwindig-

keit während der Verdichtung bei φ = 676 °KW dar und veranschaulicht, dass durch 

d ie Verwendung einer optimierten Kolbengeometrie weitere Potenziale erschlossen 

werden könnten. 
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Abbildung 6.13: Strömungsgeschwindigkeit während der Verdichtung [89] 

Es ist ersichtlich, dass in der Nähe der Brennraumwand  vorwiegend niedrige Strö-

mungsgeschwindigkeiten vorliegen, d ie durch eine entsprechende Anpassung der 

Kolbenbodengeometrie gesteigert werden könnten. Die Folge wäre eine Verbesse-

rung des Durchbrennens und eine damit einhergehende Steigerung der Verdün n-

barkeit durch Restgas oder Luft, was wiederum eine Verringerung des Kraftstoffver-

brauchs und des CO2-Ausstoßes bedeuten würde. Um im Rahmen der durchgeführ-

ten Untersuchungen zum Einfluss der Ladungsbewegung nicht mehrere Motorkom-

ponenten zu tauschen, wurde von  einem Wechsel des Kolbens abgesehen und led ig-

lich der Einfluss des beschriebenen Einlasskanaleinsatzes C bewertet. 

Für eine vergleichende Bewertung der Verbrennung mit und  ohne d ie o. g. Kanalein-

sätze wurde das Luft-Kraftstoff-Verhältnis im Betriebspunkt n = 1400 min -1 und  

p mi = 6 bar mit den Ventilsteuerzeiten AS = 5 °KW n. OT und EÖ = 0 °KW n. OT bei 

einer Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = 8 °KW n. OT erhöht. Bei Anwen-

dung der Strategie Q2 fand  eine Plateaunockenformen mit einem Plateauhub von 

hPl = 1,8 mm und einer Plateaubreite von b Pl = 40 °KW Verwendung. Die Abbildung 

6.14 zeigt eine Auswahl der gemessenen Größen . Bei Betrachtung der Standardab-

weichung σpmi in Abbildung 6.14 fällt auf, dass eine Steigerung der Ladungsbew e-

gung durch d ie Verwendung der Kanaleinsätze zu einer signifikanten Reduzierung 

der Zyklenschwankung mit beiden untersuchten Nockenformen führt. Dies ist 

primär der besseren Gemischaufbereitung und dem deutlich schnelleren Energieu m-

satz geschuldet, d ie genau wie d ie signifikante Verkürzung des Brennverzugs eine 

Folge der gesteigerten Ladungsbewegung sind . Der schnellere Energieumsatz führt 

darüber hinaus dazu, dass der ZZP bei Verwendung der Kanaleinsätze später liegt 

und  damit günstigere Bedingungen für d ie Zündung des Luft-Kraftstoff-Gemischs 

vorliegen. 
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Abbildung 6.14: Einfluss der Ladungsbewegung auf die Verbrennung 

Erwartungsgemäß führt eine Veränderung der Ladungsbewegung bei gleichen 

Randbedingungen wie Luft-Kraftstoff-Verhältnis, Ventilsteuerzeiten und Verbren-

nungsschwerpunktlage zu einer nahezu gleichen Menge an NOX-Emissionen. Für 

den betrachteten Betriebspunkt ist festzuhalten, dass außerdem keine Veränderung 

der Ladungswechselarbeit zu beobachten ist. Diesbezüglich erweist sich d ie Ver-

wendung des Plateaunockens mit und  ohne Kanaleinsätze in Folge der Entdrosse-

lung durch den gesteigerten Restgasanteil als vorteilhaft. 

Um die Verbrennung mit gesteigerter Ladungsbewegung und d ie Verbrennung mit 

Ladungsbewegung auf Ausgangsniveau zu vergleichen, bietet sich außerdem die 

zyklusaufgelöste Betrachtung der Energieumsatzlagen H 05%, H 50% und  H 90% sowie der 

Brenndauer in einem Betriebspunkt an. Dazu wurden d ie Häufigkeitsverteilungen 

der o. g. Größen bei einem Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,10 und λ = 1,45 für d ie 

in Abbildung 6.14 dargestellten Versuche generiert. Die Abbildung 6.15 zeigt d ie 

Häufigkeitsverteilungen für ein Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,10 bei Verwen-
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dung der konventionellen Nockenform  und  einer gemessenen Gesamtanzahl von 500 

Zyklen. Ergänzend ist d ie Darstellung bei Verwendung eines Plateaunockenprofils 

auf der Einlassseite im Anhang A.3 zu finden. 

 

Abbildung 6.15: Häufigkeitsverteilungen der Energieumsatzlagen bei λ = 1,10 

Entsprechend der in Abbildung 6.14 dargestellten Versuchsergebnisse spiegelt sich 

in Abbildung 6.15 bei Verwendung der Kanaleinsätze eine im Vergleich zum Betrieb 

ohne Kanaleinsätze im Mittel deutlich kürzere Brenndauer wider. Das ist d ie Folge 

einer im Mittel späteren Lage von H 05% und  einer früheren Lage von H 90%.  

Die Häufigkeitsverteilungen der Energieumsatzlagen H 05% und  H 50% lassen keine 

Rückschlüsse auf einen Einfluss des Ladungsbewegungsniveaus auf d ie Streuung 

der Energieumsatzlagen zu. Lediglich der Ausbrand scheint sich durch das höhere 

Ladungsbewegungsniveau bei Betrachtung der Energieumsatzlage H 90% geringfügig 

verbessern zu lassen. Die geringen Unterschiede bei der vergleichenden Bewertung 

der Energieumsatzlagen und  ihrer Streuung sind  primär dad urch zu begründen, 

dass auch d ie Zyklenschwankung σpmi im betrachteten Betriebspunkt für beide La-

dungsbewegungsniveaus nahezu identisch ist. Erst eine deutliche Abweichung  der 

selbigen lässt signifikante Unterschiede hinsichtlich der Häufigkeitsverteilungen der 
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Energieumsatzlagen erwarten. Aus d iesem Grund erfolgte außerdem eine verglei-

chende Bewertung bei einem Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,45. Die Abbildung 

6.16 stellt d ie Häufigkeitsverteilungen der Energieumsatzlagen für d ie konventionel-

le Nockenform dar, während zur Betrachtung der Ergebnisse mit Plateaunockenform  

auf den Anhang A.4 verwiesen wird . 

 

Abbildung 6.16: Häufigkeitsverteilungen der Energieumsatzlagen bei λ = 1,45 

Auch d ie Häufigkeitsverteilungen in der Abbildung 6.16 lassen erwartungsgemäß 

eine Verschiebung der Energieumsatzlagen H 05% und  H 90% sowie eine in Konsequenz 

verkürzte Brenndauer bei einem gesteigerten Ladungsbewegungsniveau erk ennen. 

Auffällig ist, dass d ie Streuung aller Energieumsatzlagen bei einem geringeren 

Ladungsbewegungsniveau deutlich höher ist. Insbesondere d ie deutlich größere 

Streuung der Energieumsatzlage H 90% sowie ein relativ hoher Anteil sehr spät liegen-

der Brennenden geben Aufschluss darüber, dass sich  durch eine Steigerung der 

Ladungsbewegung vorrangig der Ausbrand deutlich verbessern lässt und  in Folge 

dessen d ie Standardabweichung des indizierten Mitteldrucks σpmi als ein Maß für d ie 

Laufruhe des Motors signifikant reduziert  und  schlussendlich das Abmagerungspo-

tenzial deutlich gesteigert werden kann.  
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6.4 Übertrag auf einen Motor mit größerer Zylinderbohrung 

Unter Verwendung der bereits im vorherigen Kapitel 6.2 beschriebenen Kanaleinsät-

ze soll der Übertrag des homogenen Magerbetriebs auf einen Motor mit größerer 

Zylinderbohrung untersucht werden, der aufgrund seiner konstruktiv en Auslegung 

für den heterogenen Betrieb geeignet ist . Dadurch lassen sich d ie Vorteile der hom o-

genen Magerverbrennung im höheren Lastbereich mit dem  hohen Wirkungsgrad  des 

Schichtladungsbetriebs (siehe [56, 90]) im Bereich niedriger Lasten kombinieren und  

schlussend lich sehr günstige spezifische Kraftstoffverbräuche und niedrige NOX-

Emissionen im gesamten Motorkennfeld  darstellen. 

Nachdem das Abmagerungspotenzial in verschiedenen Betriebspunkten, wie exem p-

larisch in Abbildung 6.14 dargestellt, untersucht wurde, ist ein Vergleich unter-

schiedlicher Plateaudimensionen durchzuführen, um ein günstiges Nockenprofil für 

d iese Motorkonfiguration definieren zu  können, das bei Untersuchungen an einem 

Vollmotor mit teilvariablem Ventiltrieb zum Einsatz kommen kann. Dazu wurden in 

verschiedenen Lastbereichen zwei Ventilerhebungskurven mit einem Plateau  auf der 

Einlassseite verglichen, d ie einen identischen Plateau hub von h Pl = 1,8 mm und eine 

Plateaubreite von bPl = 40 °KW bzw. bPl = 60 °KW aufweisen. Die Abbildung 6.17 

zeigt d ie Versuchsergebnisse einer Variat ion des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses bei 

mittlerer Teillast im Betriebspunkt n = 1400 min -1 und  p mi = 6 bar mit den Ventilsteu-

erzeiten AS = 5 °KW n. OT und EÖ = 0 °KW n. OT bei einer Verbrennungsschwer-

punktlage von H 50% = 8 °KW n. OT. Die Versuchsergebnisse zeigen, dass d ie Unter-

schiede beim Vergleich der untersuchten Plateaudimensionen bei mittlerer Teillast 

sehr gering ausfallen. Dennoch ist zu erkennen, dass sich d ie NO X-Emissionen in 

Folge eines höheren Restgasgehalts durch d ie Verwendung eines größeren Plateaus 

weiter verringern lassen, wenngleich d ie Verwendung des kleineren Plateaus zu 

geringfügigen Vorteilen bzgl. der Laufruhe im Grenzbereich führt. 

Die Versuchsergebnisse des in Abbildung 6.17 dargestellten Vergleichs bei höherer 

Teillast enthält d ie Abbildung 6.18. Diese wurden im Betriebspunkt n = 1400 min -1 

und  p mi = 10 bar mit den Ventilsteuerzeiten AS = -5 °KW n. OT und 

EÖ = 15 °KW n. OT bei einer gewünschten Verbrennungsschwerpunktlage von 

H 50% = 8 °KW n. OT. gemessen. 
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Abbildung 6.17: Einfluss der Plateaubreite bei mittlerer Teillast 

 

Abbildung 6.18: Einfluss der Plateaubreite bei hoher Teillast 

Bei Betrachtung der Versuchsergebnisse in Abbildung 6.18 wird  deutlich, dass d ie 

Verwendung des größeren Plateaus aufgrund des höheren Restgasgehalts und  der 

damit höheren Gemischtemperatur zu einer klopfenden Verbrennung führt, da sich 

in Folge des durch Klopfen bedingten Rückzugs des ZZP sehr späte Verbrennung s-

schwerpunktlagen H 50% ergeben. In Folge dessen sind  durch d ie späte Verbrennungs-

schwerpunktlage zwar niedrige NO X-Emissionen darstellbar, jedoch ist gleichzeitig 

d ie Laufunruhe des Motors weit oberhalb des tolerierbaren Grenzwerts. Um die 
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homogene Magerverbrennung im Bereich hoher Motorlasten  zu verbessern, muss 

demnach der Anteil der Verdünnung durch kalte Luft erhöht und jener durch heißes 

Restgas verringert werden. Optional könnte darüber hinaus d ie Ladungsbewegung 

weiter gesteigert werden, um sowohl d ie Klopffestigkeit als auch d ie Magerlaufgren-

ze weiter zu erhöhen. Für weitere Untersuchungen am Einzylindermotor  2 fand 

folglich bei Anwendung der Strategie Q2 ein Einlassplateau mit einer Plateaubreite 

von bPl = 40 °KW Verwendung. 

Durch d ie signifikante Steigerung der Ladungsbewegung konnten d ie Versuchser-

gebnisse der Einzylindermotoren  1a und 1b im Bereich mittlerer bis höherer Teillast 

auf den Einzylindermotor 2 mit größerer Bohrung übertragen werden. Im Bereich 

sehr niedriger Motorlasten wurde der Schichtladungsbetrieb  ebenfalls unter Ver-

wendung der Kanaleinsätze untersucht. Bedingt durch d ie hohe Ladungsbewegung 

und d ie Charakteristik der Strömung war ein Betrieb des Motors ohne oder mit einer 

geringen Anzahl an Aussetzern auch durch Variationen verschiedenster Parameter 

wie z. B. Timing der Einspritzung, Ventilsteuerzeiten oder Saugrohrdruck nicht 

möglich. Um die Ladungsbewegung in d iesen Lastbereichen zu reduzieren ohne den 

Aufbau des Motors zu verändern, kann eine Begrenzung des Einlassventilhubs 

angewendet werden, d ie durch Variabilitäten im Ventiltrieb darstellbar ist. Die 

Abbildung 6.19 veranschaulicht exemplarisch den Ventilhubverlauf mit einer Hub-

begrenzung von VhBegr = 6 mm. 

 

Abbildung 6.19: Darstellung einer Ventilhubbegrenzung 

Die Wirkung einer solchen Hubbegrenzung von VhBegr = 6 mm wurde zunächst am 

Einzylindermotor 1b im Betriebspunkt n = 2000 min -1 und  p mi = 7 bar mit überein-
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unter Verwendung einer Plateaunockenform auf der Einlassseite mit einer Breite von 

bPl = 60 °KW untersucht. Die Versuchsergebnisse sind  in der  Abbildung 6.20 darge-

stellt. 

 

Abbildung 6.20: Wirkung einer Einlassventilhubbegrenzung 

Die in Abbildung 6.20 dargestellten Ergebnisse weisen , wie auch d ie Ergebnissen 

weiterer Untersuchungen in anderen Betriebspunkten, eindeutig eine Reduzierung 

der Ladungsbewegung durch d ie Begrenzung des Einlassventilhubs nach. Einerseits 

wird  d ies anhand der signifikant verlängerten Brenndauer ersichtlich, andererseits 

führt ein durch d ie Vergrößerung der Ventilüberschneidungsfläche steigender Rest-

gasgehalt zu einem deutlichen Anstieg des Brennverzugs. Darüber hinaus lässt sich 

der Motor im untersuchten Betriebspunkt mit einer Einlassventilhubbegrenzung 

aufgrund klopfender Verbrennung nicht mit einer Verbrennungsschwerpunktlage 

von H 50% = 8 °KW n. OT betreiben. Sowohl d ie ungünstigere Laufunruhe als auch d ie 

geringfügig reduzierten NOX-Emissionen sind  als eine d irekte Folge dessen  zu be-

werten. 
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Am Einzylindermotor 2 wurde im der Schichtladungsbetrieb in Kombination mit 

einer Begrenzung des Einlassventilhubs in unterschiedlichen Betriebspunkten durch 

eine Variation d iverser Parameter untersucht. Die Abbildung 6.21 illustriert exemp-

larisch d ie Ergebnisse einer Versuchsreihe im Betriebspunkt n  = 1400 min -1 und  

p mi = 3 bar, in dem bei identischen Randbed ingungen d ie Begrenzung des Einlass-

ventilhubs auf verschiedene Ventilhübe verglichen wurde. Es wird  deutlich, dass 

eine Ventilhubbegrenzung von VhBegr = 3 mm zu den besten Ergebnissen bzgl. 

Laufunruhe und Aussetzern führt. Sowohl bei einer Ventilhubbegrenzung von 

VhBegr = 2 mm als auch von VhBegr = 4 mm steigt d ie Anzahl der Aussetzer und d ie 

Laufunruhe deutlich an. Weitere Untersuchungen  ergaben, dass der Wert der  Ven-

tilhubbegrenzung mit den günstigsten Ergebnissen in Abhängigkeit von der Motor-

drehzahl verschieden ist, sodass d ie Umsetzung in einem Motor mit Nockenwellen 

zur Ventilbetätigung deutlich erschwert wird . 

 

Abbildung 6.21: Vergleich versch. Einlassventilhubbegrenzungen im Schichtladungsbetrieb 

Schlussendlich bleibt festzuhalten, dass sich d ie guten Versuchsergebnisse im homo-

genen Magerbetrieb von den Einzylindermotoren  1a und 1b auf einen Motor mit 

größerer Zylinderbohrung übertragen lassen. Dazu wurde d ie Ladungsbewegung 

durch d ie Verwendung von Einlasskanaleinsätzen gesteigert , was jedoch zeitgleich 

dazu führte, dass sich der Motor selbst bei Verwendung einer Begrenzung des Ein-

lassventilhubs nicht mit zufriedenstellenden Ergebnissen  im Schichtladungsbetrieb 

betreiben ließ. Folglich hat für eine Vereinbarkeit des homogenen und heterogenen 

Magerbetriebs in einem Motorkennfeld  eine Neuauslegung eines speziellen Einlass-

A
us

se
tz

er
 [

-]

0

2

4

6

8

10

12

14

H50% [°KW n. OT]
-7 -6 -5 -4 -3 -2 -1 0 1 2 3

 VhBegr = 2 mm;         VhBegr = 3 mm;         VhBegr = 4 mm

n = 1400 min-1; pmi = 3 bar

s
pm

i [
ba

r]

0.0

0.1

0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

H50% [°KW n. OT]
-7 -6 -5 -4 -3 -2 -1 0 1 2 3



6 Verbrennungsuntersuchungen am befeuerten Einzylindermotor  

- 71 - 

kanals zur Steigerung der Ladungsbewegung zu erfolgen . Alternativ könnte der 

Motor mit Variabilitäten zur bedarfsgerechten Anpassung der Ladungsbewegung 

ausgerüstet werden. 

6.5 Wirkung einer Mehrfachfunkenzündung im homogenen 

Magerbetrieb 

Der Automobilhersteller Toyota untersucht, wie bereits in Kapitel 3 erwähnt, seit 

vielen Jahren den Betrieb des Ottomotors mit Luftüberschuss (z. B. [16, 30, 47 – 49]). 

Nach Nogawa et al. [91] konnte in jüngster Vergangenheit nachgewiesen werden, 

dass d ie Nutzung einer Mehrfachfunkenzündung nach bereits erfolgter Optimierung 

des Motors für ein homogenes Magerbrennverfahren zu einer weiteren Reduzierung 

der NOX-Emissionen führt. Maßgeblicher Effekt sei d ie Verringerung der Anzahl an 

Zyklen mit einem hohen Spitzendruck, d ie durch den Einsatz der Mehrfach-

funkenzündung erreicht werden könne. Die Abbildung 6.22 zeigt d ie Ergebnisse der 

Untersuchungen nach Nogawa et al. [91]. 

 

Abbildung 6.22: Wirkung der Mehrfachfunkenzündung [91] 

Um diese Maßnahme als eine mögliche weitere Option zur Reduzierung der NO X-

Emissionen im homogenen Magerbetrieb zu bewerten, wurden Untersuchungen am 

Einzylindermotor 2 mit den o. g. Kanaleinsätzen durchgeführt. Dazu wurde der 

Motor im Betriebspunkt n = 1400 min -1 und  p mi = 6 bar mit identischen Randbedin-

gungen einmal mit Einzelfunkenzündung (SSI) und  einmal mit Mehrfach-

funkenzündung (MSI) betrieben. Im Anschluss wurden d ie Häufigkeitsverteilungen 

des Spitzendrucks p max verglichen, d ie in der Abbildung 6.23 dargestellt sind . 
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Abbildung 6.23: Wirkung der Mehrfachfunkenzündung auf die Spitzendruckverteilung 

Die Versuchsergebnisse in Abbildung 6.23 verdeutlichen, dass sich durch d ie Ver-

wendung der Mehrfachfunkenzündung unter den o. g. Versuchsbedingungen keine 

Veränderungen bzgl. der Häufigkeitsverteilung des Spitzendrucks ergeben  und sich 

damit der durch Nogawa et al. [91] beschriebene Effekt am Einzylindermotor  2 nicht 

nachweisen lässt. Ergänzend dazu wurden Variationen der Ventilsteuerzeit EÖ im 

o. g. Betriebspunkt für verschieden Verbrennungsschwerpunktlagen mit und  ohne 

Mehrfachfunkenzündung verglichen, deren Resultate in der Abbildung 6.24 abgebil-

det sind . 

 

Abbildung 6.24: Wirkung der Mehrfachfunkenzündung auf die NOX-Emissionen 

Anhand der durchgeführten Versuche wird  deutlich, dass unter o. g. Randbedin-

gungen durch d ie Verwendung der Mehrfachfunkenzündung keine Verringerung 

der Anzahl an Zyklen mit hohem Spitzendruck und  keine Reduzierung der NO X-
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Emissionen möglich ist. Die in Abbildung 6.24 dargestellten Ergebnisse zeigen viel-

mehr, dass der Einfluss der Verbrennungsschwerpunktlage auf d ie Brenndauer und 

d ie NOX-Emissionen um einiges größer ist. Schlussendlich bleibt festzuhalten, dass 

kein weiteres Potenzial zur Senku ng der NOX-Emissionen durch d ie Verwendung 

einer Mehrfachfunkenzündung im homogenen Magerbetrieb am Einzylindermotor  2 

nachweisbar ist. 

6.6 Wirkungsgradsteigerung am Schichtladungsmotor 

Bei aktuellen Schichtladungsmotoren  können nicht d ie vollen CO 2-Potenziale er-

schlossen werden, da bei niedrigen Lasten und Drehzahlen ein Absinken der Abga s-

temperatur unter ein hinsichtlich der Abgasnachbehandlung kritisches Niveau  

entsprechende Gegenmaßnahmen erfordert, d ie den möglichen Verbrauchsvorteil 

gegenüber dem stöchiometrischen Betrieb schmälern (siehe z. B. [35, 60]). Eine solche 

Gegenmaßnahme stellt z. B. das Anstellen der Drosselklappe dar, wodurch der 

Luftmassenstrom verringert und  d ie Abgastemperatur erhöht werden kann. Gleich-

zeitig führt d ies jedoch zu erhöhten Ladungswechselverlusten und folglich zu einem 

gesteigerten Kraftstoffverbrauch. 

Eine mögliche Alternative zur Steigerung der Abgastemperatur stellt ein frühes 

Schließen der Einlassventile vor dem UT13 (FES) dar, durch das der Luftmassenstrom  

verringert werden kann ohne d ie Ladungswechselverluste zu erhöhen. Um das 

Potenzial der FES-Strategie zur Anhebung der Abgastemperatur im Schichtladungs-

betrieb zu bewerten, wurden am Einzylindermotor  2 ohne Kanaleinsätze im Be-

triebspunkt n = 1000 min -1 und  p mi = 2 bar eine Vielzahl verschiedener Versuchsrei-

hen durchgeführt. Bei der Bewertung verschiedener Einlassventilerhebungen  mit 

unterschiedlichen Öffnungsbreiten  führte d ie Verwendung eines Nockenprofils mit 

einer Öffnungsbreite von VhBr = 68 °KW zu den besten Ergebnissen. Die Abbildung 

6.25 zeigt d iese Ventilerhebungskurve im Vergleich  zur Standardventilerhebung. 

                                                 
13 Das frühe Schließen der Einlassventile vor dem UT wird  auch als frühes Einlassschließen (FES) 
bezeichnet oder Miller-Kreisprozess genannt. 
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Abbildung 6.25: Darstellung einer Ventilerhebung für die FES-Strategie 

Ein wesentlicher Grund für d ie Verwendung einer Öffnungsbreite von VhBr = 68 °KW 

ist d ie Notwendigkeit einer vollständigen Abdeckung des gesamten Lastbereich s, in 

dem der Motor im Schichtladungsbetrieb betrieben wird , um eine Umschaltung der 

Nockenformen innerhalb derselben Betriebsart zu vermeiden. Dazu ist es zwingend  

notwendig sicherzustellen , dass d ie Luftmasse bei höheren Lasten durch einen 

Einlassnocken mit sehr schmaler Öffnungsbreite nicht zu  sehr reduziert wird , da d ies 

mit einem deutlichen Verbrauchsnachteil einherginge. Eine lastabhängige Anpas-

sung der Ventilsteuerzeit Einlass-Öffnet sollte in d iesem Zusammenhang genutzt 

werden, um den Luftmassenstrom durch eine Verschiebung zu späten Steuerzeiten 

bei höherer Last zu erhöhen. Wie bereits erwähnt, haben d iverse Motorenversuche 

gezeigt, dass eine Öffnungsbreite von VhBr = 68 °KW diesbezüglich einen günstigen 

Kompromiss für den Betrieb des Einzylindermotors 2 darstellt. Die Abbildung 6.26 

zeigt das Potenzial der FES-Strategie im Schichtladungsbetrieb zur Anhebung der 

Abgastemperatur im Betriebspunkt n = 1000 min -1 und  p mi = 2 bar bei Verwendung 

der o. g. Ventilerhebungskurve. Dazu ist eine Variation des Saugrohrdrucks bei 

Verwendung der Standardventilerhebung im gleichen Betriebspunkt dargestellt, d ie 

eine vergleichende Bewertung beider Strategien ermöglicht. 

Im linken Bereich der Abbildung 6.26 ist d ie Anhebung der Abgastemperatur mittels 

einer Reduktion des Saugrohrdrucks dargestellt. Ausgehend vom nahezu vollständig 

entdrosselten Betrieb muss der Saugrohrdruck auf p Saugrohr = 800 mbar reduziert wer-

den, um eine Abgastemperatur von TAbgas = 200 °C zu erreichen. Das geht mit einer 

Erhöhung des Kraftstoffverbrauchs um ∆bi = 17 g/ kWh auf b i = 250 g/ kWh einher. 

Ve
nt

ilh
ub

 [m
m

]
0

2

4

6

8

10

Kurbelwinkel [°KW]
0 120 240 360 480 600 720

 Auslass
 Einlass
 FES



6 Verbrennungsuntersuchungen am befeuerten Einzylindermotor  

- 75 - 

Durch d ie Anwendung der FES-Strategie mit einer Ventilöffnungsbreite von 

VhBr = 68 °KW (Abbildung 6.26, rechts) wird  bereits mit der Ventilsteuerzeit 

EÖ = 35 °KW n. OT eine Abgastemperatur von TAbgas = 215 °C erreicht. Der Kraftstoff-

verbrauch beträgt dabei b i = 235 g/ kWh. Ausgehend von d ieser Ventilsteuerzeit 

kann der Luftmassenstrom durch eine Verschiebung nach früh weiter reduziert und 

d ie Abgastemperatur folglich erhöht werden. Bis zu  einer Abgastemperatur von 

TAbgas = 250 °C ist das verbrauchsneutral möglich. Erfolgt d ie Betrachtung relativ zum 

Betrieb mit Standardventilerhebung bei TAbgas = 200 °C ist eine verbrauchsneutrale 

Abgastemperaturanhebung auf TAbgas = 280 °C möglich. Um dieses Niveau mit der 

Standardventilerhebung zu erreichen, müsste ein Mehrverbrauch von 

∆bi = 38 g/ kWh in Kauf genommen werden. 

 

Abbildung 6.26: Potenzial der FES-Strategie im Schichtladungsbetrieb 

Die am Einzylindermotor 2 durchgeführten Untersuchungen mit unterschiedlichen 

Ventilerhebungskurven verdeutlichen, dass in Bereichen niedriger Drehzahl und 

niedriger Motorlast durch d ie Anwendung der FES-Strategie im Schichtladungsbe-

trieb noch erhebliche Potenziale zur Verringerung des Kraftstoffverbrauchs erschlos-

sen werden können. Zur Umsetzung d ieses Verfahrens ist  d ie Ausrüstung des Mo-

tors mit einem schaltbaren Nockenprofil auf der Einlassseite ausreichend. 
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7 Übertrag auf den Vollmotor 

Um die Übertragbarkeit der an den versch. Einzylindermotoren erzielten Versuchs-

ergebnisse auf einen Vollmotor bewerten zu können, wurden Untersuchungen an 

zwei verschiedenen Vierzylinder-Reihenmotoren mit Abgasturboaufladung durch-

geführt, deren Aufbau  in Kapitel 5.2 beschrieben wurde. Die an Einzylindermotoren 

erlangten Erkenntnisse sind  nicht ohne weiteres auf einen Vollmotor zu übertragen, 

da sich der Ladungswechsel eines Einzylindermotors von dem eines Vollmotors 

insbesondere im aufgeladenen Betrieb unterscheidet und  damit das Brennverfahren 

d irekt beeinflusst. Darüber hinaus wurden im Rahmen der Versuche Modifikationen 

an den Einzylindermotoren vorgenommen. Folglich ist es notwendig, d iesen Beson-

derheiten bei der Auslegung der Versuchsträger Rechnung zu tragen. Das folgende 

Kapitel 7.1 beschreibt d ie notwendigen Überlegungen und deren Auswirkungen auf 

den Versuchsaufbau bevor in Kapitel 7.2 d ie Untersuchungen zur Bewertung des 

Potenzials zur Reduzierung des CO 2-Ausstoßes im stöchiometrischen Betrieb be-

schrieben werden. Das Kapitel 7.3 enthält eine vergleichende Bewertung der gestei-

gerten Ladungsbewegung an den untersuchten Vollmotoren. Im Folgenden werden 

in Kapitel 7.4 d ie Untersuchungen im homogenen Magerbetrieb, in Kapitel 7.5 d ie 

Versuche im Magerbetrieb bei mittlerer Teillast und  in Kapitel 7.6 der Schichtla-

dungsbetrieb in Kombination mit einer hohen Ladungsbewegung vorgestellt. Ab-

schließend erfolgt in Kapitel 7.7 d ie Darstellung des Potenzials zur Senkung des CO 2-

Ausstoßes unter Verwendung des neuen Magerbrennverfahrens. 

7.1 Auslegung der Versuchsträger 

Der Übertrag von Versuchsergebnissen, d ie an Einzylindermotoren im aufgeladenen 

Kennfeldbereich aufgezeichnet wurden, auf einen Vollmotor bedarf einer besond e-

ren Betrachtung. Prinzipbedingt werden Einzylindermotoren durch eine Anhebung 

des Saugrohrdrucks statisch aufgeladen. Um vollmotorähnliche Zustände darstellen 

zu können, kann zudem der Abgasgegendruck angepasst werden. Dies entspricht 

jedoch nur bedingt den Zuständen an einem mit Abgasturbolader ausgerüsteten 

Vollmotor in einem aufgeladenen Betriebspunkt. Bedingt durch ein Übersprechen 

der einzelnen Abgaskanäle und daraus resultierende Druckschwingungen w ird  der 
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Ladungswechsel d irekt beeinflusst. Insbesondere auf den Restgasgehalt durch inte r-

ne Abgasrückführung haben d iese Randbedingungen somit einen entscheidenden 

Einfluss. Um entsprechend der Versuchsergebnisse der Einzylinderuntersuchungen 

im aufgeladenen Kennfeldbereich einen hohen Restgasgehalt durch interne AGR 

darstellen zu können, ist eine d iesbezüglich günstige Auslegung des Vollmotors 

notwendig. Dazu kommt d ie Verwendung eines Abgasturboladers mit einer Tren-

nung der Abgasfluten in Betracht, d er den Verhältnissen eines Einzylindermotors 

näher kommt als ein solcher ohne Trennung der Abgasfluten. Ein Vergleich beider 

Varianten und d ie Auswirkungen auf d ie Verbrennung bei Volllast ist z. B. in Reu-

lein et al. [92] beschrieben. Basierend  auf einem valid ierten GT-Power-Modell eines 

solchen Vollmotors, von dem das Einzylinderaggregat 1a abgeleitet wurd e, kann 

durch d ie 1D-Simulation d ie Betrachtung des Ladungswechsels in Abhängigkeit der 

Verwendung einer Trennung der Abgasfluten erfolgen. Die Abbildung 7.1 zeigt d ie 

strömungsrelevante Innenkontur der für d ie Simulation genutzten Abgaskrümmer 

ohne und mit Trennung der Abgasfluten. 

 

Abbildung 7.1: Abgaskrümmerinnenkontur ohne und mit Trennung der Fluten 

Unter Verwendung der in den vorherigen Kapiteln bereits beschriebenen Ventilerh e-

bungskurven mit Plateauhub wurde der Ladungswechsel im Betriebspunkt 

n = 2000 min -1, p mi = 9 bar bei einer Verbrennungsschwerpunktlage von 

H 50% = 8 °KW n. OT mit geschlossenem Wastegate simuliert. Die Ergebnisse sind  in 

der Abbildung 7.2 dargestellt. Sie zeigt d ie Verläufe der Ein- und Auslassventilhübe, 

d ie Massenströme über d ie Ein- und Auslassventile sowie den Saugrohr und den 

Abgasgegendruck in Abhängigkeit des Kurbelwinkels. Die Massenströme an Ein - 

und Auslassventilen sind  in Richtung des Frischluftmassenstroms mit positivem 

Vorzeichen definiert. Anhand der sich einstellenden Druckverhältnisse und der 
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Massenstromverläufe lässt sich erkennen, dass d ie Kombination eines verfrüht 

öffnenden Einlassventils mit einer einflutigen Anströmung der ATL-Turbine zu  

Scavengingeffekten 14 während der Ventilüberschneidung führt. Bei Verwendung 

eines Abgaskrümmers mit Flutentrennung sind  hingegen keine Scavengingeffekte 

erkennbar und d ie Menge des ins Saugrohr geschobenen Abgases ist höher. Folglich 

stellt sich dadurch ein höherer Restgasgehalt durch interne AGR ein. 

 

Abbildung 7.2: 1D-Simulationsergebnisse mit ein- und zweiflutigem Abgaskrümmer [93] 

Die Simulationsergebnisse zeigen  also, dass sich durch d ie Verwendung von Ven-

tilerhebungskurven mit verfrüht öffnendem Einlassventil im aufgeladenen Kenn-

feldbereich höhere AGR-Raten durch interne AGR darstellen lassen, wenn der Ver-

brennungsmotor über eine Trennung der Abgasfluten verfügt. Folglich w urde der 

Versuchsmotor für d ie im Rahmen der vorliegenden Arbeit durch geführenten Unter-

suchungen mit einem ATL mit getrennten Abgasfluten ausgerüstet. Die Abbildung 

7.3 zeigt im rechten Bild teil d ie verwendete Sonderlösung, d ie von einem in  der 

                                                 
14 Unter Scavenging versteht man das bei bestimmten Ventilsteu erzeiten und  vorherrschenden Druck-
verhältnissen vorkommend e Spülen des Brennraums mit Frischluft. 
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Serienproduktion verwendeten Abgaskrümmer ohne Abgasflutentrennung, der im 

linken Bild teil dargestellt ist, abgeleitet wurde.  

 

Abbildung 7.3: Abgaskrümmerinnenkontur ohne und mit Trennung der Fluten  

Neben der Aufladung des Vollmotors bedürfen insbesondere d ie Ladungsbewegung 

einer intensiven Betrachtung und d iesbezüglich relevante Bauteile einer entspre-

chenden Auslegung. Wie es d ie Versuchsergebnisse der Einzylinderuntersuchungen 

bereits gezeigt haben, ist eine hohe Ladungsbewegung notwendig , um im homoge-

nen Magerbetrieb sehr gute Versuchsergebnisse erzielen zu können . Folglich musste 

d ie Auslegung eines Einlasskanals für d en Vollmotor erfolgen, mit d em eine mög-

lichst hohe Ladungsbewegung d argestellt werden kann und d er außerdem – zumin-

dest bedingt – volllasttauglich ist. In Zusammenarbeit mit der Konstruktion sabtei-

lung konnten drei Sonderlösungen vom Basiseinlasskanal abgeleitet werden, deren 

Innenkonturen in der Abbildung 7.4 dargestellt sind . 

 

Abbildung 7.4: Einlasskanalvarianten für den Vollmotor 

Die mit A gekennzeichnete Einlasskanalvariante stellt einen Basiseinlasskanal dar. 

Bei der mit B gekennzeichneten Variante wurde in den Basiseinlasskanal ein heraus-

nehmbarer Einsatz zur Steigerung der Ladungsbewegung integriert. Die mit C und 

D gekennzeichneten Kanalvarianten stellen Sonderlösungen dar, wobei sich d ie 

Variante C aus einem vorhandenen Rohteil des Zylinderkopfs fertigen lässt und  zur 

Umsetzung der Kanalvariante D ein neues Rohteil konstruiert und  gefertigt werden 

muss. 
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Bei Betrachtung der Querschnittsverläufe der o. g. Kanalvarianten, d ie in Abbildung 

7.5 dargestellt sind , fällt auf, dass beide Sonderlösungen in entsprechender Entfer-

nung vom Einlassventil einen ähnlichen Querschnitt aufweisen wie der im Rahmen 

der Einzylinderuntersuchungen eingesetzte Kanaleinsatz (• ). Der große Querschnitt 

der Variante B in der Nähe der Einlassventile lässt erwarten, dass d ie Steigerung der 

Ladungsbewegung im Vergleich zu den Varianten C und  D deutlich geringer sein 

wird . 

 

Abbildung 7.5: Querschnittsverläufe der versch. Einlasskanalvarianten 

(• : Kanaleinsatz der Einzylinderuntersuchungen) [94] 

Durch d ie 3D-CFD-Simulation lassen sich d ie Tumblezahl sowie d ie turbulente 

kinetische Energie beim Einsatz der einzelnen Kanalvarianten berechnen, sodass der 

Einfluss auf d ie Ladungsbewegung bereits vor den Versuchen betrachtet werden 

kann. In der Abbildung 7.6 sind  d ie berechneten Verläufe der Tumblefrequenz und  

der TKE über dem Kurbelwinkel für d ie einzelnen Kanalvarianten im Betriebspunkt 

n = 2000 min -1 bei p mi = 3 bar im Schichtladungsbetrieb dargestellt. Es ist ersichtlich, 

dass d ie Verwendung der Kanalvariante D mit einer Steigerung von über 300 % 

gegenüber dem Standardeinlasskanal das höchste Tumbleniveau und d ie höchste 

TKE vor dem ZZP besitzt. Die Kanalvar iante C liegt in etwa auf dem Niveau des im 

Rahmen der Einzylinderuntersuchungen verwendeten Kanaleinsatzes (Kapitel 6.3), 

wohingegen d ie Verwendung der Kanalvarian te B nur zu  einer geringen Steigerung 

der Ladungsbewegung führt. 
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Abbildung 7.6: Tumble und TKE bei versch. Einlasskanalvarianten [95] 

Ergänzend wurde mittels der 3D-CFD-Simulation d ie Strömungsgeschwindigkeit im 

Brennraum während des Ladungswechsels für alle Kanalvarianten berechnet. Die 

Abbildung 7.7 stellt d ie Strömungsgeschwindigkeit bei einem Einlassventilhub von 

hEV = 9,6 mm und φ = 427 °KW dar. 

 

Abbildung 7.7: Strömungsgeschwindigkeit während des Ladungswechsels [95] 

Die Ergebnisse der 3D-CFD-Simulation zeigen, dass d ie Kanalvariante B durch den 

großen Abstand  der Kanaleinlage vom Einlassventil nicht zu  dem gewünschten 

Überströmen des Ventiltellers führt, sodass sich im Brennraum nur eine Tumb-

lestruktur mit sehr geringen Strömungsgeschwindigkeiten  einstellt. Die Kanalvarian-

ten C und D führen hingegen zu einer ausgeprägten Tumbleströmung mit hohen 

Strömungsgeschwindigkeiten, deren Achse insbesondere bei Verwendung der Ka-

nalvariante D im Zentrum des Brennraums liegt. Zusammenfassend sind  d ie Kanal-
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varianten C und D nach Betrachtung des Strömungsverhaltens im Teillastbetrieb für 

d ie Vollmotoruntersuchungen zu bevorzugen. 

Ein weiteres wichtiges Kriterium für d ie Auslegung des Einlasskanals für Vollm o-

toruntersuchungen mit möglichst hoher Ladungsbewegung ist d ie Volllast tauglich-

keit. Die Einschnürung des Einlasskanals hat negative Auswirkungen auf d ie Voll-

last, d ie für jede Kanalausführung betrachtet werden m üssen. Dazu sind  d ie Durch-

flussbeiwerte15 der einzelnen Kanalvarianten mittels eines Blasversuches zu  bewerten 

und d ie Verluste durch eine 1D-Ladungswechselrechnung quantitativ zu verglei-

chen. In der Abbildung 7.8 sind  d ie mittels eines berechneten Blasversuchs für ein-

strömende Luft bestimmten Durchflussbeiwerte der einzelnen Kanalvarianten aufge-

tragen. 

 

Abbildung 7.8: Durchflussbeiwerte der versch. Einlasskanalvarianten [94] 

Ein Vergleich der Durchflussbeiwerte der einzelnen Kanalvarianten zeigt, dass d ie 

Einschnürung des Einlasskanals zu deutlichen Nachteilen führt. Entsprechend der 

berechneten Intensität der Ladungsbewegung (siehe Abbildung 7.6 und Abbildung 

7.7) sind  d ie Durchflussbeiwerte der Kanalvarianten C und D auf ähnlich  geringem 

Niveau unterhalb der Kanalvariante B.  

Auf Basis der berechneten Durchflussbeiwerte lässt sich mittels der 1D-Simulation 

eine Berechnung des Ladungswechsels bei Volllast durchführen, d ie Aufschluss über 

                                                 
15 Der Durchflussbeiwert ist ein Maß für d ie Verluste, d ie sich beim Durchströmen eines Einlasskanals 
ergeben. Ursachen für d ie Verluste sind  d ie Einschnürung der Strömung im Ventilspalt und  Reibung. 
Für weitere Informationen sei auf Merker  et al. [45; S.147f] verwiesen. 

 A 
 B
 C
 D

D
ur

ch
flu

ss
be

iw
er

t [
-]

0.02

0.04

0.06

0.08

0.10

0.12

0.14

0.16

0.18

Einlassventilhub hEV [mm]
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

bezogen auf ABohrung



7 Übertrag auf den Vollmotor 

- 84 - 

d ie sich ergebenden Nachteile, wie z. B. einen erhöhten Kraftstoffverbrauch, gibt. Für 

d ie Auslegung eines Einlasskanals für Vollmotoruntersuchungen im homogenen 

Magerbetrieb wurden dazu zwei Betriebspunkte ausgewählt. Zum einen ist eine 

Berechnung im oberen Bereich  des für das Brennverfahren relevanten Lastbereichs 

bei einem effektiven Mitteldruck von p me = 10 bar und einer Drehzahl von 

n = 1500 min -1 von Interesse. Zum anderen wurde eine Berechnung im Nennleis-

tungspunkt bei n = 5500 min -1 und  p me = 16,9 bar durchgeführt. Die Berechnungen 

erfolgten unter der Annahme einer identischen Verbrennung für alle Kanalvarianten, 

sodass etwaige Abweichungen wie z. B. durch einen höheren Restgasgehalt infolge 

eines höheren Abgasgegendrucks nicht ausgeschlossen werden können. Die Abbil-

dung 7.9 zeigt ausgewählte Größen der Berechnung bei höherer Teillast. 

 

Abbildung 7.9: 1D-Simulationsergebnisse bei aufgeladener Teillast [93] 

Im direkten Vergleich der vier Einlasskanalvarianten lassen sich keine signifikanten 
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einem erheblich höheren Kraftstoffverbrauch. Darüber hinaus ist zu erwarten, dass 

der deutlich höhere Abgasgegendruck im Versuch zu  höheren Restgasgehalten führt, 

d ie wiederum eine Verschleppung der Verbrennung nach sich ziehen könnten. 

Gleichzeitig ist es denkbar, dass d ie Steigerung der Ladungsbewegung zu einer 

Verbesserung der Gemischbildung und niedrigerer Klopfneigung führt, soda ss sich 

d iesbezüglich Vorteile für d ie Kanalvarianten C und D ergeben. 

 

Abbildung 7.10: 1D-Simulationsergebnisse im Nennleistungspunkt [93] 
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rung der Ventilüberschneidungsfläche durch eine Phasenverschiebung konventionel-

ler Ventilerhebungskurven ermöglichen. Der dadurch maximal darstellbare Restga s-

gehalt ist relativ gering und  kann durch d ie Verwendung der Ventilerhebungskur-

ven mit verlängert geöffneten Ventilen je nach Betriebspunkt signifikant gesteigert 

und  damit schließlich der CO 2-Ausstoß im stöchiometrischen Betrieb deutlich ge-

senkt werden. Ein wesentlicher Grund für d ie auf d iese Weise darstellbaren hohen 

Restgasgehalte ist das im Vergleich zum Magerbetrieb wesentlich größere Druckg e-

fälle in Folge des gedrosselten Betriebs. 

Zur Quantifizierung des CO 2-Potenzials am Vollmotor A wurden Untersuchungen 

mit Standardventilerhebung und verlängert geöffneten Einlassventilen durchgeführt, 

wobei der verwendete Plateaunocken über einen Plateauhub von h Pl = 1,8 mm und  

eine Plateaubreite von bPl = 70 °KW verfügte. In verschiedenen Betriebspunkten 

wurden dazu d ie Ventilsteuerzeiten AS und EÖ variiert, wobei betriebspunktüber-

greifend  im stöchiometrischen Betrieb eine Verbrennungsschwerpunktlage von 

H 50% = 8 °KW n. OT angestrebt wurde. Die Abbildung 7.11 zeigt exemplarisch einige 

Versuchsergebnisse im Betriebspunkt n  = 1500 min -1 bei p mi = 6 bar. Es wird  ersicht-

lich, dass sich der Restgasgehalt durch d ie Verwendung eines Plateaunockens auf 

der Einlassseite deutlich steigern lässt ohne, dass der Grenzwert der Zyklenschwan-

kung überschritten wird . Während mit konventioneller Ventilerhebung led iglich ein 

Restgasgehalt von RGges = 12 % erreicht werden kann, lässt d ieser sich durch d ie 

Verwendung des Plateaunockens auf RGges = 30 % erhöhen. Dies geht mit einer 

signifikanten Reduzierung der Ladungswechselverluste einher, d ie schlussend lich zu 

einem Verbrauchsvorteil von bis zu ∆bi = 13 g/ kWh führen. Aufgrund des sehr 

hohen Restgasgehalts ist bei sehr früh öffnenden Einlassventilen bereits ein gering-

fügiger Zündwinkelrückzug aufgrund einer klopfenden Verbrennung notwendig, 

der sich jedoch keinen signifikanten Anstieg der Zyklenschwankung nach sich zieht. 
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Abbildung 7.11: CO2-Potenzial der int. AGR bei stöch. Betrieb; pmi = 6 bar 

Die Abbildung 7.12 beinhaltet Versuchsergebnisse, d ie bei niedrigerer Last im Be-

triebspunkt n = 1500 min -1 bei p mi = 3 bar gemessen wurden. 

 

Abbildung 7.12: CO2-Potenzial der int. AGR bei stöch. Betrieb; pmi = 3 bar 
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Es zeigt sich, dass d ie Verwendung des Plateaunockens im betrachteten Betrieb s-

punkt je nach Ventilsteuerzeiten zu einer nicht tolerierbaren Laufunruhe führt. 

Hauptursache dafür ist, dass sich bei niedriger Last in Folge der starken Drosselung 

ein hohes Druckgefälle einstellt, das selbst bei geringer Ventilüberschneidungsfläche 

zu hohen Restgasgehalten führt. Folglich kann bereits mit konventioneller Ventile r-

hebung ein hoher Restgasgehalt von RG ges = 25 % dargestellt werden. Darüber hinaus 

führt d ie notwendige Verringerung der Ventilüberschneidungsfläche bei Anwen-

dung der Strategie Q2 aufgrund ungünstiger Ventilsteuerzeiten zu einer weiteren 

Schmälerung des CO 2-Potenzials, sodass sich im betrachteten  Betriebspunkt led iglich 

ein Verbrauchsvorteil von ∆bi = 5 g/ kWh ergibt. 

Um die CO 2-Potenziale in einem Motorkennfeld  gegenüberstellen zu können, wurde 

eine Vielzahl von Betriebsp unkten mit beiden Formen der o. g. Ventilerhebungen 

durch Variationen der Ventilsteuerzeiten vermessen. Die Abbildung 7.13 beinhaltet 

den bei Verwendung der Strategie Q2 darstellbaren absoluten Kraftstoffverbrauch 

(Abbildung 7.13, links) sowie den sich ergebenden Verbrauchsvorteil ∆bi-rel gegenüber 

einer konventionellen Ventilerhebung mit verbrauchsoptimalen Ventilsteuerzeiten 

(Abbildung 7.13, rechts). 

 

Abbildung 7.13: CO2-Potenzial der int. AGR bei stöch. Betrieb im Kennfeld 
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niedriger Last nimmt der Verbrauchsvorteil aus o. g. Gründen ab. Bei höherer Motor-

last verringert sich der mögliche Verbrauchsvorteil aufgrund des geringeren Ent-

drosselungspotenzials. 

Eine Umsetzung der dargelegten Strategie erfordert led iglich d ie Möglichkeit einer 

Ventilhubumschaltung auf der Einlassseite. Damit steht das Verfahren in d irekter 

Konkurrenz zu stöchiometrischen Teillastverfahren wie z. B. dem Miller-

Kreisprozess oder einer Zylinderabschaltung, wobei letztere darüber hinaus eine 

Ventilhubumschaltung auf der Auslassseite voraussetzt. Weiterhin empfiehlt sich ein 

solches Verfahren, wie es hier vorgestellt wurde, da mit der Einführung zukünftiger 

Testzyklen eine Verschiebung des Lastkollektivs zu höheren Motorlasten einherg e-

hen wird . 

7.3 Bewertung der gesteigerten Ladungsbewegung 

Um den homogenen Magerbetrieb an einem Vollmotor zu optimieren , wurde der in 

Kapitel 5.2 beschriebene Vollmotor B aufbauend auf den in Kapitel 6.3 dargelegten 

Erkenntnissen mit modifizierten Einlasskanälen zur Steigerung der Ladungsbew e-

gung ausgestattet. Ein Vergleich der beiden Motoren Vollmotor  A und Vollmotor B 

ermöglicht eine Bewertung der gesteigerten Ladungsbewegung. Diese erfolgte in 

unterschiedlichen Betriebspunkten, wobei Abbildung 7.14 den Einfluss der gesteiger-

ten Ladungsbewegung im stöchiometrischen Betrieb darstellt. Dazu wurden mit 

beiden Motoren unter identischen Randbedingungen Variationen der Ventilsteuer-

zeit Einlass-Öffnet im Betriebspunkt n  = 2000 min -1 bei p mi = 6 bar mit Standardven-

tilerhebung durchgeführt. Die Versuchsergebnisse in Abbildung 7.14 verdeutlichen, 

dass bei einem gut aufbereiteten und gut entflammbaren Luft-Kraftstoff-Gemisch, 

wie es im stöchiometrischen Betrieb mit geringem Restgasgehalt der Fall ist, durch 

eine Steigerung der Ladungsbewegung unter identischen Randbedingungen keine 

Verbesserung der Zyklenschwankung zu erwarten ist. Ein deutlicher Effekt ist hin-

gegen bei Betrachtung des Energieumsatzes zu erkennen, der durch eine Steigerung 

der Ladungsbewegung deutlich beschleunigt werden kann. Folglich ergibt sich eine 

Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs, d ie im betrachteten Betriebspunkt in etwa 

∆bi = 5 g/ kWh beträgt. 
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Abbildung 7.14: Einfluss der Ladungsbewegung im stöchiometrischen Betrieb 
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ergebnisse von Variationen des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses im Betriebspunkt 

n = 2000 min -1 bei p mi = 8 bar, d ie ähnlich wie in Abbildung 7.14 bei identischen 

Randbedingungen mit Standardventilerhebung durchgeführt wurden. Die Ventil-

steuerzeiten betrugen dabei AS = -10 °KW n. OT und EÖ = 5 °KW n. OT. 

 

Abbildung 7.15: Einfluss der Ladungsbewegung im Magerbetrieb 
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Im Gegensatz zum stöchiometrischen Betrieb führt eine Steigerung der Ladungsbe-

wegung im Betrieb mit überstöchiometrischen Luft-Kraftstoff-Gemisch im o. g. 

Betriebspunkt, wie es in Abbildung 7.15 zu erkennen ist, in Folge der deutlich besse-

ren Gemischaufbereitung und des schnelleren Energieumsatzes zu einer Verbesse-

rung der Laufruhe. Dadurch sind  mit gesteigerter Ladungsbewegung höhere Luft-

Kraftstoff-Verhältnisse darstellbar, d ie zu einem geringeren Ausstoß von NO X-

Emissionen und zu einer Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs führen. Die bereits 

im stöchiometrischen Betrieb erkennbare Verkürzung der Brenndauer sowie ein in 

Folge dessen reduzierter Kraftstoffverbrauch bei gleichem Luft-Kraftstoff-Verhältnis 

sind  auch im Magerbetrieb nachweisbar. 

Bei der Durchführung weiterer vergleichender Versuche d ieser Art bei unterschiedli-

chen Motorlasten konnte eine Abhängigkeit der Verschiebung der Magerlaufgrenze 

durch d ie Steigerung der Ladungsbewegung von der Motorlast festgestellt werden. 

Die Abbildung 7.16 veranschaulicht d iese Erkenntnisse für Versuche bei einer Dreh-

zahl von n = 2000 min -1, d ie mit identischen Randbedingungen und Standardven-

tilerhebung bei den Ventilsteuerzeiten AS = -10 °KW n. OT und EÖ = 5 °KW n. OT 

durchgeführt wurden. 

 

Abbildung 7.16: Abhängigkeit der Magerlaufgrenze von der Motorlast 
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einer Last von p mi = 4 bar sind  zwar noch geringe Vorteile bzgl. der Laufruhe nach-

weisbar, jedoch ist keine Verschiebung der Magerlaufgrenze fest  zu stellen. Die 

Hauptursache für d iesen Sachverhalt stellen der mit niedrigerer Last zunehmend  

reduzierte Saugrohrdruck und der in  Folge dessen geringere Luftmassenstrom dar. 

Weitere Untersuchungen bei höheren Motorlasten bestätigen d iese stetige Abhän-

gigkeit. 

Schlussendlich lassen sich d ie bereits in Kapitel 6.2 am Einzylindermotor gewonnen 

Erkenntnisse zum Einfluss des Ladungsbewegungsniveaus bestätigen. Die Steige-

rung der Ladungsbewegung durch d ie Verwendung modifizierter Einlasskanäle am 

Vollmotor B führt zu einer deutlichen Erweiterung des Betriebsbereichs mit überstö-

chiometrischem Luft-Kraftstoff-Gemisch und erfüllt damit eine wichtige Anford e-

rung für den Betrieb des Motors im homogenen Magerbetrieb. 

Die Steigerung der Ladungsbewegung durch den Einsatz der modifizierten Einlass-

kanalgeometrie hat aufgrund des stark verjüngten Kanalquerschnitts Nachteile bzgl. 

der Füllung (Kapitel 7.1) und  damit negative Auswirkungen auf d ie Volllast und  

insbesondere auf d ie darstellbare Nennleistung. Für eine Bewertung der sich erge-

benden Nachteile wurden zwei Lastschnitte unterschiedlicher Motoren bei einer 

Drehzahl von n = 2000 min -1 verglichen. Im Vergleich zum Vollmotor  B wurde dazu 

ein ähnlich aufgebauter Motor vermessen, der jedoch nicht über modifizierte Ein-

lasskanäle und nicht über einen ATL mit Flutentrennung verfügt. Dabei waren bis zu 

einer Last von p mi = 13 bar keine signifikanten Unterschiede mit Ausnahme einer 

deutlich kürzeren Brenndauer im Fall des Vollmotors B und geringfügig höhere 

Ladungswechselverluste in Folge des kleineren Kanalquerschnitts erkennbar. Bei 

höherer Motorlast ließen sich zunehmend größere Ladungswechselverluste nachwei-

sen, d ie zum Teil durch den geringeren Kanalquerschnitt, jedoch ebenfalls durch  d ie 

Trennung der Abgasfluten zu begründen sind . Ab einer Last von p mi = 18 bar führen 

d iese Ladungswechselverlu ste zu einem erhöhten Kraftstoffverbrauch. Darüber 

hinaus wurde der Vollmotor B bedingt durch d ie Verwendung des ATL mit Flu-

tentrennung im Bereich der Volllast aus Gründen des Bauteilschutzes mit leicht 

unterstöchiometrischem Luft-Kraftstoff-Gemisch betrieben, was sich zusätzlich 

negativ auf den Kraftstoffverbrauch auswirkte. Das maximale Drehmoment von 

MDmax = 350 Nm des Referenzmotors ließ sich  auch mit dem Vollmotor B darstellen. 
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Eine grafische Darstellung d ieser vergleichenden Bewertung ist im Anhang A.5 zu  

finden. 

7.4 Untersuchungen im homogenen Magerbetrieb 

Der Vollmotor B, der für d ie Untersuchungen im Magerbetrieb verwendet wird , 

verfügt zusätzlich zur konventionellen Ventilerhebung über ein einlassseitiges Pla-

teau. Entsprechend  Kapitel 6.4 wurde ein Plateauhub von h Pl = 1,8 mm und eine 

Plateaubreite von bPl = 40 °KW ausgewählt. 

In Kapitel 6.2 wurden bereits Versuchsergebnisse zur Bewertung des Einflusses der 

Verbrennungsschwerpunktlage H 50% im homogenen Magerbetrieb vorgestellt. Auf-

grund der Tatsache, dass d iese Untersuchungen d ie thermodynamischen Zusam-

menhänge nur bis zu einer minimalen Verbrennungsschwerpunktlage von 

H 50% = 4 °KW n. OT abbilden, wurden am Vollmotor  B ähnliche Untersuchungen in 

einem größeren Bereich durchgeführt. In der Abbildung 7.17 sind  d ie Versuchser-

gebnisse für den stöchiometrischen  und  den homogenen Magerbetrieb dargestellt, 

d ie im Betriebspunkt n = 2000 min -1 bei p mi = 6 bar mit identischen Ventilsteuerzeiten 

gemessen wurden. 

 

Abbildung 7.17: Einfluss der Verbrennungsschwerpunktlage H 50% 

Die dargestellten Versuchsergebnisse bestätigen d ie bereits im Rahmen der Einzylin-
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brennungsschwerpunktlage. Darüber hinaus ist festzuhalten, dass sich eine Veränd e-

rung der Verbrennungsschwerpunktlage gleichermaßen auf den stöchiometrischen 

und den überstöchiometrischen Betrieb auswirkt. Für beide Betriebsarten ergeben 

sich Bestwerte hinsichtlich Laufruhe und Kraftstoffverbrauch bei einer Verbren-

nungsschwerpunktlage von H 50% = 5 °KW n. OT. Eine Verschiebung des Verbren-

nungsschwerpunkts nach früh führt aufgrund des Anstiegs der Leckage- und 

Wandwärmeverluste zu einem Anstieg des Kraftstoffverbrauchs. Eine Verschiebung 

des Verbrennungsschwerpunkts nach spät führt zu einem ungünstigeren  effektiven 

Expansionsverhältnis, das sich ebenfalls negativ auf den Kraftstoffverbrauch au s-

wirkt. Bedingt durch d ie Tatsache, dass d ie NO X-Emissionen mit späterem Verbren-

nungsschwerpunkt aufgrund der stetig fallenden Temperaturen und Drücke stetig 

abnehmen, kann d ie bereits in Kapitel 6.2 als anzustrebend er Kompromiss formulier-

te Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = 8 °KW n. OT  bestätigt werden. Die 

Abbildung 7.17 zeigt außerdem, dass d ie NO X-Emissionen im Magerbetrieb mit 

hohem Restgasgehalt mit späterer Verbrennungsschwerpunktlage stärker abnehmen 

als im stöchiometrischen Betrieb. Die Ursache d afür stellt im Magerbetrieb mit ho-

hem Restgasgehalt das in Folge der höheren Verdünnung mit späterem Verbren-

nungsschwerpunkt verspätete Brennende dar, das zu niedrigeren Temperaturen und 

Drücken führt, d ie schlussend lich eine stärkere Abnahme der NOX-Emissionen nach 

sich ziehen. Das später liegende Brennende ist außerdem die Ursache für den ver-

gleichsweise starken Anstieg der Laufunruhe bei später Verbrennungsschwerpunk t-

lage im Magerbetrieb. 

Die bei oberer Teillast durchgeführten  Untersuchungen im homogenen Magerbetrieb 

bestätigen d ie bereits im Rahmen der Einzylinderuntersuchungen gewonnenen 

Erkenntnisse. Exemplarisch veranschaulicht d ies d ie Abbildung 7.18, d ie einige 

Messgrößen einer Variation der Ventilsteuerzeit Einlass-Öffnet im Betriebspunkt 

n = 2000 min -1 bei p mi = 8 bar bei einem Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,50 unter 

Anwendung des Plateaunockens darstellt. Sie zeigt den bereits bekannten positiven 

Einfluss von früh öffnenden Einlassventilen hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs 

und der NOX-Emissionen. Darüber hinaus ist zu beobachten, dass ein früheres 

Schließen der Auslassventile ebenfalls zu einer Verringerung  der NOX-Emissionen in 

Folge eines gesteigerten Restgasgehalts führt. Dies ist durch d ie Tatsache zu begrü n-
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den, dass der o. g. Betriebspunkt im Bereich der Saugvolllast bzw. abhängig von der 

Ventilsteuerzeiten bereits im aufgeladenen Lastbereich liegt und  durch früh schlie-

ßende Auslassventile ein Spülen des Brennraums mit Frischluft verhindert sowie ein 

geringer Teil an Abgas zurückgehalten wird . Folglich sind  für eine Steigerung des 

Restgasgehalts bei höherer Teillast im Bereich der Magerlaufgrenze ein frü hes 

Schließen der Auslassventile und  ein frühes Öffnen der Einlassventile zu favorisie-

ren. 

 

Abbildung 7.18: Homogener Magerbetrieb bei höherer Teillast 

Einen weitere Möglichkeit zur Steigerung des Restgasgehalts im Bereich höherer 

Teillast stellt eine gleichzeitige Anstellung von Wastegate und Drosselklappe dar, d ie 

zu einem gesteigerten Abgasgegendruck sowie einem reduzierten Saugrohrdruck 

führt, was schlussendlich einen höheren Restgasgehalt zur Folge hat. Um das sich 

dadurch ergebende Potenzial zu untersuchen , wurden unter identischen Randbedin-

gungen Variationen der Wastegatestellung für verschiedene Drosselklappenstellu n-

gen durchgeführt. Die Abbildung 7.19 zeigt d ie Versuchsergebnisse für den Be-

triebspunkt n = 2000 min -1 bei p mi = 10 bar mit den Ventilsteuerzeiten 

AS = -40 °KW n. OT und EÖ = 5 °KW n. OT. Bei Betrachtung der Versuchsergebnisse 

in Abbildung 7.19 fällt auf, dass ein Anstellen der Drosselklappe zwar zu einem 

geringen Anstieg des Restgasgehalts führt, d ieser jedoch durch ein Schließen des 

Wastegates nicht weiter gesteigert werden kann. Vielmehr ist zu erkennen, dass 
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bereits eine geringfügig weiter geschlossene Drosselklappe zu einer signifikanten 

Reduzierung des Luftüberschusses führt, der sich wesentlich stärker auf d ie NO X-

Emissionen auswirkt, als der geringfügig gesteigerte Restgasgehalt. Folglich birgt 

das gleichzeitige Anstellen von Drosselklapp e und Wastegate im Bereich höherer 

Teillast unter den untersuchten Randbedingungen kein Potenzial zur weiteren 

Absenkung der NOX-Emissionen. 

 

Abbildung 7.19: Einfluss der Wastegatestellung auf die NOX-Emissionen 

Für zukünftige Magerbrennverfahren  werden Betriebsbereiche mit erhöhter Motor-

last und  niedriger Drehzahl immer relevanter. Um den Zusammenhang zwischen 

Restgasgehalt und  Luftüberschuss bereits im Voraus zu analysieren, wurden im 

Betriebspunkt n = 1000 min -1 bei p mi = 9 bar bei geschlossenem Wastegate 1D-

Simulationen durchgeführt, deren Ergebnisse in der Abbildung 7.20 abgebildet sind . 

Im linken Teil der Abbildung 7.20 sind  d ie darstellbaren Grenzen der Verdünnung 

dargestellt, d ie durch verschiedene Variationen bei identischer Ventilsteuerzeit 

Auslass-Schließt berechnet wurden. So bildet d ie als Variation  A gekennzeichnete 

Kurve ein Öffnen der Drosselklappe bei später Ventilsteuerzeit Einlass-Öffnet ab. Mit 

zunehmendem Saugrohrdruck steigt das Luft-Kraftstoff-Verhältnis und  der Restgas-

gehalt sinkt in Folge des geringen Druckgefälles. Ist d ie Drosselklappe bei einem 

Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,38 im betrachteten Betriebspunkt vollständig 

geöffnet, wird  d ie Ventilsteuerzeit Einlass-Öffnet in Richtung früh verschoben 
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(Abbildung 7.20 links, Variation B). Bei sehr früh öffnenden Einlassventilen und  

einer vollständig geöffneten Drosselklappe lässt sich folglich das höchste Luft-

Kraftstoff-Verhältnis einstellen. Wird  bei sehr früh öffnenden Einlassventilen d ie 

Drosselklappe geschlossen (Abbildung 7.20 links, Variation C), steigt der Restgas-

gehalt in Folge des gesteigerten Druckgefälles an, während das Luft-Kraftstoff-

Verhältnis sinkt. Alle Zustände, d ie sich innerhalb der durch d ie vorgestellten Var ia-

tionen gezeichneten Grenzen befinden, sind  durch entsprechende Einstellungen 

darstellbar, wobei d ie Zyklenschwankung durch d ie 1D-Simulation nicht abgebildet 

werden kann. 

 

Abbildung 7.20: Rechnerische Betrachtung der Verdünnungszusammensetzung [93] 

Im rechten Teil der Abbildung 7.20 ist ergänzend der Einfluss der Ventilsteuerzeit 

Auslass-Schließt dargestellt. So wird  deutlich, dass sich ein hoher Restgasgehalt 

durch ein frühes Schließen der Auslassventile darstellen  lässt, wie es bereits anhand  

von Versuchsergebnissen bei höherer Teillast gezeigt wurde (Abbildung 7.18). Dar-

über hinaus zeigt d ie Berechnung, dass eine Maximierung des Luft-Kraftstoff-

Verhältnisses, d ie insbesondere bei niedriger Drehzahl und  hoher Last anzustreben 

ist, nur durch ein spätes Schließen der Auslass-Ventile möglich ist. Aus d iesem 

Grund wurden im Betriebspunkt n  = 1000 min -1 bei p mi = 10 bar Variationen der 

Ventilsteuerzeit Auslass-Schließt bei vollständig geöffneter Drosselklappe und 

geschlossenem Wastegate durchgeführt, deren Ergebnisse in Abbildung 7.21 darge-

stellt sind . Die Versuchsergebnisse in Abbildung 7.21 bestätigen d ie bereits durch d ie 

Simulation gewonnen Erkenntnisse (vgl. Abbildung 7.20). So führt im betrachteten 

Betriebspunkt ein späteres Schließen der Auslassventile zu einem deutlich höheren 
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Luft-Kraftstoff-Verhältnis, was eine signifikante Absenkung der NO X-Emissionen 

ermöglicht. Außerdem wird  anhand der Ergebnisse deutlich, dass d ie Verwendung 

eines Plateaunockens auf der Einlassseite auch in Betriebspunkten ohne hohen Res t-

gasgehalt Vorteile gegenüber der konventionellen Ventilerhebung hat, da sie ein 

Spülen des Brennraums mit Frischluft begünstigt. Da d ie Zyklenschwankung des 

Motors auch bei maximaler Verdünnung noch unterhalb des definierten Grenzwerts 

liegt, kann in d iesem Betriebspunkt eine Verschiebung der Verbrennungsschwer-

punktlage nach spät als weitere Option zur Senkung der NO X-Emissionen angewen-

det werden (Abbildung 7.17). 

 

Abbildung 7.21: Einfluss der Ventilsteuerzeit Auslass-Schließt 

Im Übergangsbereich zum stöchiometrischen Betrieb bei hoher Teillast, muss d ie 

Umschaltung des Nockenprofils zur konventionellen Ventilerhebung erfolgen. 

Aufgrund dessen wurden Untersuchungen durchgeführt, d ie eine vergleichende 

Bewertung beider Ventilerhebungskurven ermöglichen. Im Rahmen dessen konnte 

festgestellt werden, dass sich ab einer Motorlast von p mi = 12 bar bei einer verglei-

chenden Bewertung der unterschiedlichen  Ventilerhebungskurven im homogenen 

Magerbetrieb keine signifikanten Unterschiede feststellen lassen . Die Abbildung 7.22 

zeigt eine Gegenüberstellung im Betriebspunkt n = 2000 bei p mi = 12 bar unter über-

einstimmenden Randbedingungen. Wie d ie Versuchsergebnisse in Abbildung 7.22 

zeigen, sind  bzgl. Kraftstoffverbrauch und NO X-Emissionen keine signifikanten 
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Unterschiede erkennbar. Einzig d ie Magerlaufgrenze ist bei Verwendung des Pla-

teaunockens niedriger als mit konventioneller Ventilerhebung. Durch eine Optimie-

rung der Steuerzeiten im Rahmen weiterer Untersuchungen konnten jedoch für 

beide Ventilerhebungskurven ähnliche Ergebnisse hinsichtlich des Kraftstoffver-

brauchs und der NOX-Emissionen dargestellt werden. Demnach kann der Motor ab 

einer Motorlast von p mi = 12 bar sowohl mit konventioneller Ventilerhebung als auch 

mit Plateaunocken im homogenen Magerbetrieb betrieben werden ohne Nachteile 

seitens der Emissionen oder des Kraftstoffverbrauchs in Kauf nehmen zu  müssen. 

 

Abbildung 7.22: Vergleich versch. Ventilerhebungskurven bei hoher Teillast 

Für eine Darstellung der Versuchsergebnisse, d ie im homogenen Magerbetrieb bei 

hoher Teillast erreicht werden konnten, sei auf d ie Kennfelddarstellung verwiesen, 

d ie in Kapitel 7.7 zu finden ist. 
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gedrosselten Betriebs zunehmend kritischer. Dies wirkt sich  negativ auf d ie mögliche 

Reduktion des Kraftstoffverbrauchs und  d ie Absenkung der NOX-Emissionen aus. 
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Um die Verdünnbarkeit im Bereich mittlerer Teillast zu steigern , kann z. B. d ie 

Einspritzung einer kleinen Menge Kraftstoff kurz vor dem Zündzeitpunkt vorg e-

nommen werden , d ie bereits bei modernen überstöchiometrisch betriebenen und  

sich in der Serienfertigung befindenden Ottomotoren Anwendung findet [60]. An-

hand einer Vielzahl von Versuchen wurde d ie Wirkung einer Zündeinspritzung bei 

unterschiedlichen Lasten untersucht. Die Abbildung 7.23 zeigt Versuchsergebnisse 

im Betriebspunkt n = 2000 bei p mi = 8 bar, d ie mit identischen Randbedingu ngen bei 

einem Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,50 gemessen wurden und eine Bewertung 

des Potenzials einer Zündeinspritzung in d iesem Betriebspunkt ermöglichen. 

 

Abbildung 7.23: Einfluss einer Zündeinspritzung bei pmi = 8 bar 

Bei Betrachtung der Versuchsergebnisse in Abbildung 7.23 fällt auf, dass sich d ie 

Zyklenschwankung, d ie bereits ohne Zündeinspritzung auf einem guten Niveau 

liegt, durch d ie Verwendung einer Zündeinspritzung verbessern lässt. Der Brenn-

verzug verkürzt sich durch eine Zündeinspritzung in Folge günstigerer Bedingungen 

für d ie Entflammung deutlich. Zeitgleich bedingt d ie Zündeinspritzung jedoch einen 

Anstieg des Lambdagradienten durch einen lokal geringeren Luftüberschuss, der in 

d irekter Folge zu einem signifikanten Anstieg der NO X-Emissionen führt. Aufgrund 

der Tatsache, dass durch d ie Zündeinspritzung im betrachteten Betriebspunkt keine 

Verschiebung der Magerlaufgrenze möglich ist und  kein Verbrauchsvorteil nachg e-

wiesen werden konnte, ist der Verzicht auf eine Zündeinspritzung unter den be-

trachteten Randbedingungen zielführend . 
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Bedingt durch d ie Tatsache, dass d ie Ladungsbewegung bei niedrigerer Last erwie-

senermaßen ein geringeres Potenzial zur Verschiebung der Mag erlaufgrenze auf-

weist (Kapitel 7.3), wurden im Betriebspunkt n = 2000 bei p mi = 6 bar weitere Versu-

che zur Bewertung des Potenzials einer Zündeinspritzung durchgeführt. Im homo-

genen Magerbetrieb konnten unter Berücksichtigung der Laufunruhe d ie besten 

Ergebnisse bezüglich NOX-Emissionen und Kraftstoffverbrauch bei einem Luft-

Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,35 erzielt werden. Eine zusätzliche Zündeinspritzung 

in Kombination mit einer Anpassung der Ventilsteuerzeiten führte zu einer deutli-

chen Verbesserung. Die Abbildung 7.24 stellt den Bestpunkt im homogenen Mager-

betrieb mit den Ventilsteuerzeiten AS = -40 °KW n. OT und EÖ = 5 °KW n. OT sowie 

eine Variation des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses bei Verwendung einer Zündeinsprit-

zung mit den Ventilsteuerzeiten AS = -20 °KW n. OT und  EÖ = 5 °KW n. OT dar. Die 

Verbrennungsschwerpunktlage wurde in beiden Fällen auf H 50% = 8 °KW n. OT 

eingestellt. Wie in Abbildung 7.24 zu sehen ist, führt d ie Zündeinspritzung bei glei-

chem Luft-Kraftstoff-Verhältnis zu einer signifikanten Verkürzung des Brennverzugs 

und einer günstigeren Laufruhe. Wie es bereits bei einer Last von p mi = 8 bar festge-

stellt werden konnte, bedingt sie darüber hinaus auch bei p mi = 6 bar und bei glei-

chem Luft-Kraftstoff-Verhältnis einen Anstieg der NO X-Emissionen durch einen lokal 

geringeren Luftüberschuss, der außerdem zu einen geringfügigen Anstieg der Part i-

kelanzahl führt. Im Gegensatz zur höheren Last ergibt sich bei niedrigerer Last 

außerdem die Möglichkeit das Luft-Kraftstoff-Verhältnis mit einer Zündeinspritzung 

deutlich zu  erhöhen, wobei d ie Zyklenschwankung bis zu einem Luft-Kraftstoff-

Verhältnis von λ = 1,70 unterhalb des Ausgangswerts im homogenen Magerbetrieb 

bleibt. Durch d iese Erhöhung des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses ergibt sich ein Ver-

brauchsvorteil von ∆bi = 8 g/ kWh und d ie NOX-Emissionen können auf ein Niveau 

von NOXi = 1,2 g/ kWh verringert werden. Folglich können d ie bei einer höheren 

Motorlast unter den genannten Randbedingungen identifizierten Nachteile einer 

zusätzlichen Zündeinspritzung bei niedrigerer Last durch d ie Verschiebung der 

Magerlaufgrenze überkompensiert werden, weshalb im Bereich niedriger Lasten eine 

Zündeinspritzung Verwendung finden sollte. 
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Abbildung 7.24 Einfluss einer Zündeinspritzung bei pmi = 6 bar 

Eine weitere Möglichkeit zur Stabilisierung der Verbrennung stellt  eine Verschie-

bung der Verbrennungsschwerpunktlage in Richtung einer früheren Verbrennung 

dar. Wie bereits in Kapitel 7.4 gezeigt wurde, erweist sich im homogenen Betr ieb 

bzgl. der Zyklenschwankung eine Verbrennungsschwerpunktlage von etwa 

H 50% = 5 °KW n. OT als sehr günstig. Eine spätere oder frühere Verbrennungsschwer-

punktlage wirkt sich sowohl auf d ie Laufruhe als auch auf den Kraftstoffverbrauch 

negativ aus. Um die Übertragbarkeit des Einflusses der Verbrennungsschwerpunkt-

lage im homogenen Betrieb auf den Betrieb mit einer Zündeinspritzung bewerten zu 

können, wurde eine Variation der Verbrennungsschwerpunktlage im Betriebspunkt 

n = 2000 bei p mi = 7 bar mit einem Luft-Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,65 untersucht, 

deren Ergebnisse in der Abbildung 7.25 dargestellt sind . Anhand der Abbildung 7.25 

wird  deutlich, dass der Einfluss einer früheren Verbrennungsschwerpunktlage im 

Magerbetrieb mit Zündeinspritzung auf den Kraftstoffverbrauch und d ie NO X-

Emissionen dem Einfluss im Magerbetrieb ohne Zündeinspritzung entspricht. Bei 
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Betrachtung der Zyklenschwankung fällt auf, dass d iese einen stetig fallenden Ver-

lauf in Richtung früherer Verbrennungsschwerpunktlagen annimmt, was durch den 

im Vergleich zu den in Kapitel 7.4 beschriebenen Versuchen kleineren untersuchten 

Bereich zu begründen ist. Folglich kann d ie Zyklenschwankung auch im HOS-

Betrieb durch eine frühere Verbrennungsschwerpunktlage im Bereich von 

H 50% = 5 °KW n. OT, wie im homogenen Magerbetrieb, verbessert werden. Darüber 

hinaus bietet eine weitere Verschiebung in Richtung einer früheren Verbrennung 

weiteres Potenzial, d ie jedoch mit einer Erhöhung des Kraftstoffverb rauchs und der 

NOX-Emissionen einhergeht. 

 

Abbildung 7.25: Einfluss der Verbrennungsschwerpunktlage im HOS-Betrieb 

Um das Potenzial einer Zündeinspritzung in Verbindung mit einer früheren Ver-

brennungsschwerpunktlage im Bereich mittlerer Teillast bewerten zu können, wurde 

d ie Verdünnbarkeit im HOS-Betrieb bei verschiedenen Verbrennungsschwerpunkt-

lagen untersucht. Die Abbildung 7.26 zeigt d ie Versuchsergebnisse zweier Variatio-

nen des Luft-Kraftstoff-Verhältnisses, d ie im Betriebspunkt n  = 1500 bei p mi = 5 bar 

mit zwei unterschiedlichen Verbrennungsschwerpunktlagen  von H 50% = 8 °KW n. OT 

und H 50% = 4 °KW n. OT gemessen wurden. Die Ventilsteuerzeiten beider Variationen 

wurden unter Verwendung des Plateaunockens auf der Einlassseite auf 

AS = -20 °KW n. OT und EÖ = 5 °KW n. OT eingestellt. Die Versuchsergebnisse in 

Abbildung 7.26 zeigen, dass sich durch d ie frühere Verbrennu ngsschwerpunktlage 
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unter den o. g. Randbedingungen eine Verbesserung der Zyklenschwankung ergibt. 

Darüber hinaus lässt sich ein geringfügiger Verbrauchsvorteil erkennen, der auf ein 

günstigeres effektives Expansionsverhältnis zurückzuführen ist (Kapitel 7.4). Analog 

zu den dargelegten Versuchsergebnissen bzgl. des Einflusses einer zusätzlichen 

Zündeinspritzung ermöglicht d ie Verschiebung der Verbrennungsschwerpunktlage 

in Richtung einer früheren Verbrennung eine Steigerung des Luft-Kraftstoff-

Verhältnis, d ie wiederum zu niedrigeren NO X-Emissionen und einem günstigeren 

Kraftstoffverbrauch führt. Die prinzipbedingten Nachteile einer früheren Verbren-

nungsschwerpunktlage hinsichtlich der NO X-Emissionen können auf d iese Weise 

überkompensiert werden. 

 

Abbildung 7.26: Einfluss von H50% auf die Verdünnbarkeit im HOS-Betrieb 

Der dargestellte Sachverhalt konnte durch weitere Versuche, d ie bei niedriger Teil-

last durchgeführt wurden, bestätigt werden und macht deutlich, dass eine Absen-

kung der NOX-Emissionen im Magerbetrieb auf Werte unterhalb von 

NOXi = 0,8 g/ kWh möglich ist. Für eine Darstellung der Versuchsergebnisse, d ie im 

Magerbetrieb bei mittlerer Teillast  unter Verwendung des Plateaunockens auf der 

Einlassseite erreicht werden konnten, sei auf d ie Kennfelddarstellung verwiesen, d ie 

in Kapitel 7.7 zu finden ist. 
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7.6 Schichtladungsbetrieb in Kombination mit hoher 

Ladungsbewegung 

Bedingt durch d ie Tatsache, dass der Betrieb des Ottomotors im Schichtladungsbe-

trieb aufgrund des günstigen thermischen Wirkungsgrades d ie Darstellung konkur-

renzlos niedriger spezifischer Kraftstoffverbräuche ermöglicht, stellt er d ie aus 

thermodynamischer Sicht zu bevorzugende Betriebsart für den Bereich niedriger 

Motorlasten dar. Um eine Kombination des heterogenen Magerbetriebs bei niedrigen 

Lasten mit dem homogenen Magerbetrieb bei hoher Teillast in einem Kennfeld  zu  

ermöglichen, muss d ie Vereinbarkeit eines hohen Ladungsbewegungsniveaus als 

Voraussetzung für den überstöchiometrischen Betrieb mit homogener Gemischbil-

dung mit der heterogenen Gemischaufbereitung für den Schichtladungsbetrieb 

gewährleistet sein. Dem wurde beim Entwurf der Einlasskanäle des Vollmotors B 

aufbauend  auf den in Kapitel 6.4 beschriebenen Versuchsergebnissen Rechnung 

getragen. Für eine abschließende Bewertung der Vereinbarkeit von einer hohen 

Ladungsbewegung und dem geschichteten Magerbetrieb ist d ie Durchführung von 

Motorenversuchen jedoch unumgänglich. Daher wurde für den Vollmotor  B ein 

Versuchsprogramm erstellt, das anhand der Vermessung einer Vielzahl von Be-

triebspunkten und einer gleichzeitigen Variation verschiedener Parameter d ie Bewer-

tung des Schichtladungsbetriebs ermöglicht. Neben dem Betrieb des Motors ohne 

Aussetzer und mit einer geringen Zyklenschwankung muss d ie Darstellung niedr i-

ger NOX-Rohemissionen möglich sein, um die entsprechenden Anforderungen der 

AGN zu erfüllen. 

Die Randbedingungen der Motorenversuche im Schichtladungsbetrieb orientieren 

sich an denen des in Serienproduktion  befindlichen Magermotors, d er nicht über 

modifizierte Einlasskanäle und damit über ein geringes Ladungsbewegungsniveau 

verfügt. Dazu gehören insbesondere das Einspritztiming, d ie Zündung und  der 

Saugrohrdruck. Die Verbrennungsschwerpunktlage wird  aus Gründen der Robust-

heit und  des Kraftstoffverbrauchs auf H 50% = 0 °KW n. OT eingestellt. Zur Erreichung 

niedriger NOX-Emissionen wird  der Restgasgehalt durch interne AGR mittels der 

Verwendung des Plateaunockens auf der Einlassseite gesteigert und  bei einem Saug-

rohrdruck von p SR-rel = -50 mbar durch eine Anpassung der Ventilsteuerzeiten variiert. 
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Die Abbildung 7.27 zeigt Variationen der Ventilsteuerzeit Einlass-Öffnet im Be-

triebspunkt n = 1000 bei p mi = 4 bar. Die Versuchsergebnisse in Abbildung 7.27 zei-

gen, dass sich im untersuchten Betriebspunkt sehr günstige Ergebnisse hinsichtlich 

der Laufruhe und des Kraftstoffverbrauchs darstellen lassen. Auch d ie NO X-

Emissionen lassen sich durch eine Steigerung des Restgasgehalts auf ein günstiges 

Niveau verringern. So entsprechen NO X-Rohemissionen in der Größenordnung von 

NOXi = 5 g/ kWh im o. g. Betriebspunkt einem niedrigen und  für d ie AGN besonders 

relevanten NOX-Massenstrom von MNOx = 35 g/ h. Der d irekte Vergleich der verschie-

denen Ventilsteuerzeiten Auslass-Schließt führt zu der Erkenntnis, dass auch im 

Schichtladungsbetrieb eine Vergrößerung der Ventilüberschneidungsfläche zu einer 

Steigerung des Restgasgehalts führt. Die darstellbare Differenz ist jedoch angesichts 

des geringen Druckgefälles bei qualitätsgeregeltem Betrieb sehr gering, weshalb sich 

d ie NOX-Emissionen schlussendlich auch nur geringfügig verbessern lassen. Da d ie 

Zyklenschwankung auch bei maximaler Ventilüberschneidungsfläche nicht den 

definierten Grenzwert von σpmi = 0,15 bar erreicht, könnten sich d ie NO X-Emissionen 

durch eine weitere Steigerung des Restgasgehalts noch weiter absenken lassen. 

 

Abbildung 7.27: Schichtladungsbetrieb bei n = 1000 min -1 und pmi = 4 bar 

Es wurden in weiteren Betriebspunkten des niedrigen Lastbereichs Variationen der 

Ventilsteuerzeit Einlass-Öffnet im Schichtladungsbetrieb durchgeführt, d ie den 

dargestellten Sachverhalt bestätigen. Dies führt zu der Schlussfolgerung, dass der 

 AS = -30 °KW n. LOT
 AS =    0 °KW n. LOT

n = 1000 min-1; pmi = 4 bar

s
pm

i [
ba

r]

0.00
0.05
0.10
0.15
0.20
0.25
0.30

N
O

X
 i [

g/
kW

h]

4.0
4.5
5.0
5.5
6.0
6.5
7.0
7.5
8.0
8.5

Einlass-Öffnet [°KW n. LOT]
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55

b i
 [g

/k
W

h]

212

214

216

218

220

222

224

Einlass-Öffnet [°KW n. LOT]
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55



7 Übertrag auf den Vollmotor 

- 107 - 

Vollmotor B für den heterogenen Betrieb geeignet ist und  ein hohes Ladungsbew e-

gungsniveau  eines Motors nicht grundsätzlich im Widerspruch zum Schichtla-

dungsbetrieb steht. Den entscheidenden Einfluss hat d iesbezüglich demnach viel-

mehr d ie Struktur der Strömung.  

Ein denkbarer Ansatz zum Verständnis der Vereinbarkeit eines hohen Ladungsbe-

wegungsniveaus und dem Schichtladungsbetrieb ist d ie Entstehung eines sog. Om e-

ga-Tumbles, wie er z. B. von Zimmermann et al. [96] beschrieben wurde. Im Unter-

schied  zu der in Kapitel 3.2.4 beschriebenen Tumbleströmung zeichnet sich d ieser 

durch eine Krümmung der Rotationsachse entlang der Motorlängsachse aus, d ie an 

den griechischen Buchstaben Ω erinnert. Untersuchungen mittels der 3D-CFD-

Simulation haben gezeigt, dass sich in d iesem Fall auf der Auslassseite im Bereich 

der Brennraumwand Drallströmungen ausbilden können , d ie dazu führen, dass sich  

zu dem Zeitpunkt, zu dem sich der Kolben im Bereich des OT befindet, eine Strö-

mung im Bereich der Zündkerze ergibt, d ie dem eindringenden Kraftstoff entgegen-

wirkt und  damit einen negativen Einfluss auf d ie Gemischbildung hat [95]. Die 

Abbildung 7.28 stellt d iesen Sachverhalt grafisch dar. 

 

Abbildung 7.28: Strömung im Bereich der Zündkerze bei hoher Ladungsbewegung 

Zwar lassen sich d ie in Abbildung 7.28 illustrierten Strömungen mit Hilfe der 3D-

CFD-Simulation abbilden, jedoch gilt d ies nicht für Instabilitäten, Fluktuationen der 

Strömung und Störungen, d ie sich ebenfalls negativ auf d ie Strömungsverhältnisse 
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im Brennraum auswirken können. Daher sind  zum Verständnis des heterogenen 

Magerbetriebs bei hoher Ladungsbewegung weitere Untersuchungen, z. B. mit 

optischen Zugängen o. ä. von Nöten, d ie im Rahmen der vorliegenden Arbeit nicht 

durchgeführt werden konnten. 

Im Rahmen der Kennfeldvermessung des Vollmotors B im Schichtladungsbetrieb 

konnte im Betriebspunkt n  = 2000 bei p mi = 3 bar eine erhöhte Zyklenschwankung 

gemessen werden, d ie in der Form in keinem anderen  Betriebspunkt nachweisbar 

war. Aus d iesem Grund wurden im o. g. Betriebspunkt Untersuchungen zur Verbes-

serung der Laufruhe durchgeführt, d ie das Potenzial einer verfrühten  Verbren-

nungsschwerpunktlage zur Verbesserung der Laufruhe im Schichtladungsbetrieb 

aufzeigen sollen. Die Ergebnisse d ieser Untersuchungen beinhaltet d ie Abbildung 

7.29. Wie in Abbildung 7.29 zu erkennen ist, nimmt d ie Zyklenschwankung bei einer 

Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = 0 °KW n. OT überwiegend Werte ober-

halb des Grenzwerts von σpmi = 0,15 bar an. Eine Verschiebung der Verbrennungs-

schwerpunktlage in Richtung früh bewirkt auch im Schichtladungsbetrieb eine 

deutliche Verbesserung der Laufruhe. Die erhöhte Zyklenschwankung bei einer 

Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = -4 °KW n. OT mit der Ventilsteuerzeit 

EÖ = 30 °KW n. LOT ist auf einen einzelnen Aussetzer des Zylinders drei zurückzu-

führen, der als Ausreißer zu bewerten ist. Mit einer früheren  Verbrennungsschwer-

punktlage geht, wie bereits mehrfach erläutert, ein Anstieg der NO X-Emissionen 

einher, der auch im o. g. Betriebspunkt deutlich nachweisbar ist.  

Bzgl. des Kraftstoffverbrauchs lassen sich geringfügige Nachteile für eine Verbren-

nungsschwerpunktlage von H 50% = 0 °KW n. OT erkennen, d ie auf ein geringfügig 

niedrigeres Luft-Kraftstoff-Verhältnis zurückzuführen sind . Darüber hinaus ist bei 

der Ventilsteuerzeit EÖ = 30 °KW n. LOT ein geringfügiger Anstieg des Kraftstoff-

verbrauchs nachweisbar, der angesichts der längeren Brenndauer durch eine u n-

günstige Gemischbildung zu begründen ist. Zur genaueren Untersuchung d ieses 

Phänomens könnten ebenfalls Untersuchungen mit optischen Zugängen einen deu t-

lichen Mehrwert liefern. 
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Abbildung 7.29: Schichtladungsbetrieb bei n = 2000 min -1 und pmi = 3 bar 

Zusammenfassend sollte insbesondere zur Darstellung niedriger NO X-

Rohemissionen eine Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = 0 °KW n. OT ange-

strebt werden. Im Falle einer nicht tolerierbaren Laufunruhe kann eine Verschiebung 

der Verbrennungsschwerpunktlage in Richtung früh, wie im o. g. Betriebspunkt 

n = 2000 bei p mi = 3 bar gezeigt wurde, zur Verbesserung der Laufruhe erfolgen. Eine 

weitere Maßnahme zur Reduzierung der Zyklenschwankung, z. B. bei hoher Dreh-

zahl, stellt ein Anstellen der Drosselklappe dar, wodurch der Luftmassenstrom 

begrenzt und  der Impuls der Frischladung reduziert wird . Mit der in Folge dessen 

verbesserten Laufunruhe geht jedoch prinzipbedingt eine Zunahme des Kraftstoff-

verbrauchs aufgrund höherer Ladungswechselverluste einher. 

Im Rahmen der Untersuchungen im Schichtladungsbetrieb konnte festgestellt wer-

den, dass aus Gründen sehr günstiger Laufunruhe eine weitere Steigerung des 

Restgasgehalts möglich ist, d ie eine weitere Senkung der NO X-Emissionen in Aus-

sicht stellt. Um dieses Potenzial mittels einer Steigerung des Restgasgehalts bewerten 
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zu können, ergeben sich zwei Möglichkeiten: d ie Verwendung eines anderen Pla-

teaunockens auf der Einlassseite, der über eine größere Öffnungsbreite verfügt, oder 

d ie zusätzliche Verwendung eines Plateaunockens auf der Auslassseite (Abbildung 

6.3). Da d ie Nutzung eines anderen Plateaunockens auf der Einlassseite mit einem 

Umbau des Versuchsmotors einhergeht, wurden d ie Untersuchungen unter Anwen-

dung der Strategie Q4 durchgeführt, da der Vollmotor B bereits mit einem Pla-

teaunocken auf der Auslassseite mit einem Plateauhub von h Pl = 1,8 mm und einer 

Plateaubreite von bPl = 40 °KW aufgebaut wurde. Die Abbildung 7.30 zeigt einen 

Vergleich der beiden Strategien  Q2 und Q4 im Betriebspunkt n  = 1500 bei p mi = 3 bar 

unter identischen Randbedingungen. 

 

Abbildung 7.30: Potenzial einer weiteren Restgassteigerung im Schichtladungsbetrieb 

Wie in Abbildung 7.30 klar zu erkennen ist, lassen sich d ie NO X-Emissionen in Folge 

eines gesteigerten Restgasgehalts deutlich absenken. Dabei führt d ie Verwendung 

des Plateaunockens auf der Auslassseite mit unveränderten Ventilsteuerzeiten zwar  

zu einer deutlichen Verbesserung, jedoch geht d ies mit einem Anstieg der Laufunru-

he auf ein in manchen Punkten nicht tolerierbares Niveau einher. Eine Verringerung 

der Ventilüberschneidungsfläche durch ein Verstellen der Ventilsteuerzeit Auslass-

Schließt auf AS = -20 °KW n. LOT führt zu einer Reduzierung des Restgasgehalts, 

was wiederum die Laufruhe verbessert, jedoch zeitgleich zu einer Verschlechterung 

bzgl. der NOX-Emissionen führt. 
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Schlussendlich bleibt festzuhalten, dass eine Steigerung des Restgasgehalts im 

Schichtladungsbetrieb über d ie durch d ie Anwendung des Plateaunockens auf der 

Einlassseite darstellbaren Restgasgehalte hinaus zu  einer weiteren Verbesserung der 

Emissionen führt. Die zusätzliche Verwendung eines Plateaus auf der Auslassseite, 

wie in Abbildung 7.30 dargestellt, bedingt eine Ventilhubumschaltung auf der Au s-

lassseite. Alternativ könnte d ie Auslegung eines neuen Plateaus auf der Einlassseite 

erfolgen, dessen Eignung jedoch für das gesamte Kennfeld  unter Berücksichtigung 

der Betriebsstrategie nachgewiesen  werden muss. 

Für eine Darstellung der Versuchsergebnisse, d ie im Schichtladungsbetrieb bei 

niedriger Teillast unter Verwendung des Plateaunockens auf der Einlassseite erreicht 

werden konnten, sei auf d ie Kennfelddarstellung verwiesen, d ie im folgenden Kapi-

tel 7.7 zu finden ist. 

7.7 CO2-Potenzial des neuen Magerbrennverfahrens 

Basierend auf den im Rahmen der vorliegenden Arbeit dargelegten Erkenntnissen 

erfolgte d ie Vermessung eines Motorkennfelds, um die Potenzia le des neuen Ma-

gerbrennverfahrens zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und der NO X-

Emissionen von hubraumkleinen aufgeladenen Motoren mit Direkteinspritzung zu  

quantifizieren. Mit dem primären Ziel einer hohen Verdünnung durch Luft und  

Restgas wurde der Vollmotor B dazu lastabhängig mit unterschiedlichen Betriebsar-

ten betrieben. Die Abbildung 7.31 veranschaulicht d ie Betriebsarten sowie den ver-

wendeten Einlassventilhub zur Steigerung des Restgasgehalts im Kennfeld . Durch 

d ie in Abbildung 7.31 dargestellten Einstellungen lassen sich im Magerbetrieb sehr 

gute Ergebnisse hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs und der NO X-Emissionen 

erzielen, wobei d ie Laufunruhe allzeit unterhalb des definierten Grenzwertes liegt. 

Eine Darstellung der Zyklenschwankung sowie der last - bzw. betriebsartabhängigen 

Einstellung der Verbrennungsschwerpunktlage ist im Anhang A.6 zu finden. 
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Abbildung 7.31: Strategie des neuen Magerbrennverfahrens im Kennfeld 

Die Abbildung 7.32 beinhaltet eine Auswahl wichtiger Messgrößen, d ie mit dem 

neuen Magerbrennverfahren erzielt werden konnten. Sie zeigt, dass abhängig von 

der Betriebsart im Kennfeld  unterschiedliche Luft-Kraftstoff-Verhältnisse eingestellt 

werden. Während das Luft-Kraftstoff-Verhältnis im homogenen Magerbetrieb bei 

höherer Last im Bereich von λ = 1,50 bis λ = 1,60 liegt, wird  d ie Luftmenge im Mager-

betrieb mit Zündeinspritzung betriebspunktabhängig bis zu einem maximalen Luft-

Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,85 gesteigert. Im qualitätsgeregelten Schichtladungs-

betrieb ergeben sich deutlich höhere Luft-Kraftstoff-Verhältnisse. Durch d ie zusätzli-

che Verdünnung mit Restgas durch interne AGR lassen sich so im gesamten Ken n-

feld  sehr niedrige spezifische Kraftstoffverbräuche einhergehend mit sehr niedrigen 

NOX-Emissionen darstellen. Während bei aktuellen, sich in Serienfertigung befin-

denden Ottomotoren mit Magerbrennverfahren , d ie über ein nied riges Ladungsbe-

wegungsniveau und externe AGR verfügen, nur in sehr kleinen Kennfeldbereichen 

NOX-Emissionen von NOXi = 3,0 g/ kWh erreicht werden (Anhang A.7), lassen sich 

mit dem neuen Magerbrennverfahren in weiten Kennfeldbereichen deutlich niedr i-

gere NOX-Emissionen darstellen. Im Schichtladungsbetrieb ergeben sich primär 

bedingt durch d ie Inhomogenität des Luft-Kraftstoff-Gemischs d ie höchsten spezifi-

schen NOX-Emissionen im Kennfeld . Aufgrund der niedrigen Last im entsprechen-

den Kennfeldbereich entsprechen d iese einem sehr niedrigen NO X-Massenstrom, der 

für d ie AGN eine wesentliche Bedeutung hat und  ebenfalls in Abbildung 7.32 darge-

stellt ist. Anhand d ieser Darstellung wird  deutlich, dass der Aufwand der AGN fü r 

das dargestellte neue Magerbrennverfahren als relativ gering zu bewerten ist. Im 
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Anhang A.7 ist eine vergleichende Darstellung von Messgrößen des neuen M a-

gerbrennverfahrens und denen eines aktuellen Magerbrennverfahrens mit niedrigem 

Ladungsbewegungsniveau und externer AGR abgebildet, d ie das Potenzial des 

neuen Magerbrennverfahrens zur Senkung der NO X-Emissionen verdeutlicht. 

 

Abbildung 7.32: Versuchsergebnisse des neuen Magerbrennverfahrens im Kennfeld 

Um das Potenzial des neuen Magerbrennverfahrens zur Senkung des Kraftstoffver-

brauchs zu quantifizieren, wurde unter Verwendung des Vollmotors B ein Motor-

kennfeld  im stöchiometrischen Betrieb mit hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs 

optimierten Ventilsteuerzeiten vermessen. Der sich ergebende Verbrauchsvorteil des 

neuen Magerbrennverfahrens in Relation zum stöchiometrischen Betrieb mit Stan-

dardventilerhebung ist in der Abbildung 7.33 im Kennfeld  dargestellt. Wie in Abbil-

dung 7.33 zu  erkennen ist, sind  in weiten Teilen des Teillastbereichs Verbrauchsvo r-

teile von mehr als ∆bi-rel = 10 % darstellbar. Im Bereich sehr niedriger Lasten, wo der 

überstöchiometrisch betriebene Ottomotor im Schichtladungsbetrieb betrieben wird , 

ergeben sich Verbrauchsvorteile von bis zu ∆bi-rel = 18 %. Auch im Bereich höherer 
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Teillast, der angesichts zukü nftiger Zertifizierungszyklen, längerer Getriebeüberset-

zungen und  dem Trend des weiteren Downsizings immer relevanter wird , ergeben 

sich deutliche Verbrauchsvorteile von mehr als ∆bi-rel = 6 %. 

 

Abbildung 7.33: CO2-Potenzial des neuen Magerbrennverfahrens, Basis: stöchiometrischer Betrieb 

mit Standardnockenform und optimierten Ventilsteuerzeiten. 

Ausgehend von der Annahme, dass auch stöchiometrisch betriebene Ottomotoren in 

Zukunft über eine Ventilhubumschaltung zur Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs 

verfügen, wurde der Verbrauchsvorteil des neuen Magerbrennverfahrens zum 

stöchiometrischen Betrieb unter Verwendung eines Plateaunockens ermittelt, der in 

Folge des gesteigerten Restgasgehalts zu einer Entdrosselung des Motors führt. In 

beiden gegenübergestellten Betriebsarten fand  der gleiche Plateaunocken mit einer 

Plateaubreite von bPl = 40 °KW Verwendung. Die Abbildung 7.34 zeigt d ie sich 

ergebenden Verbrauchsunterschiede im Kennfeld . Aus der Darstellung in Abbildung 

7.34 geht hervor, dass sich der Verbrauchsvorteil des neuen Magerbrennverfahrens 

zum stöchiometrischen Betrieb ohne Ventilhubumschaltung (vgl. Abbildung 7.33) 

durch den Einsatz einer Ventilhubumschaltung mit Einlassplateaunocken im stöch i-

ometrischen Betrieb betriebspunktabhängt um etwa zwei bis vier Prozent verringert. 

Im Anhang A.8 ist d ie betriebspunktabhängige Reduzierung des Kraftstoffver-

brauchs durch den Einsatz einer Ventilhubumschaltung mit Plateaunocken auf der 

Einlassseite im stöchiometrischen Betrieb anhand eines Kennfelds dargestellt. Den-

noch sind , wie in Abbildung 7.34 dargestellt, signifikante Verbrauchsvorteile durch 

den überstöchiometrischen Betrieb im gesamten Kennfeldbereich nachweisbar. 
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Abbildung 7.34: CO2-Potenzial des neuen Magerbrennverfahrens, Basis: stöchiometrischer Betrieb 

mit Plateaunockenform und optimierten Ventilsteuerzeiten. 

Der nachgewiesene Verbrauchsvorteil durch d ie Verwendung des Plateaunockens 

im stöchiometrischen Betrieb bietet weiteres Potenzial für den überstöchiometrisch 

betriebenen Ottomotor. Dieser wird  unter bestimmten Randbedingungen , z. B. im 

Falle einer für d ie AGN zu hohen oder zu niedrigen Abgastemperatur , zur Einhal-

tung der geltenden Emissionsvorschriften  im stöchiometrischen Betrieb betrieben , 

was in Relation zum überstöchiometrischen Betrieb zu einem erhöhten Kraftstoffver-

brauch führt. Unter d iesen Randbedingungen wäre ein Betrieb des Motors mit dem 

Plateaunocken denkbar, sodass selbst bei einem aus Gründen der AGN erfolgenden 

Betriebsartenwechsel in den stöchiometrischen Betrieb ein geringer Verbrauchsvor-

teil gegenüber dem stöchiometrischen Betrieb mit Standardventilerhebung bleibt. 

Des Weiteren müsste folglich keine Umschaltung des Ventilhubs erfolgen, d ie aus 

Gründen einer momentenneutralen Umschaltung immer mit einem  geringen Ver-

brauchsnachteil einhergeht. Das sich dadurch ergebende Potenzial des variablen 

Ventiltriebs am überstöchiometrisch betriebenen Ottomotor sollte im Rahmen z u-

künftiger Untersuchungen bewertet werden. 
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8 Zusammenfassende Bewertung, Diskussion 

und Ausblick 

Das Ziel der vorliegenden Arbeit war es, d ie Grenzpotenziale von ottomotorischen 

Magerbrennverfahren hubraumkleiner Motoren mit BDE und Turboaufladung 

aufzuzeigen. Damit sollte ein Beitrag zur Entwicklung neuer Brennverfahren zur 

weiteren Effizienzsteigerung von hubraumkleinen Ottomotoren geleistet werden. Im 

Fokus der Untersuchungen standen neben der Reduzierung des CO 2-Ausstoßes d ie 

Einhaltung der Schadstoffgesetzgebung sowie d ie Berücksichtigung von Kosten, 

Komfort und  Fahrbarkeit. Durch experimentelle Untersuchungen an Einzylinder- 

und  Vollmotoren konnten d ie Grenzpotenziale von ottomotorischen Magerbrennver-

fahren unter Berücksichtigung der o. g. Kriterien aufgezeigt werden. Schwerpunkt 

der Untersuchungen war der Magerbetrieb des Motors in Kombination mit La-

dungsbewegungsmaßnahmen und der Nutzung von Variabilitäten im Ventiltrieb. So 

konnte d ie Strategie eines neuen Magerbrennverfahrens erarbeitet werden, mit dem 

sich der CO 2-Ausstoß von zukünftigen Pkw mit ottomotorischem Antrieb deutlich 

reduzieren lässt. 

Die im Rahmen der vorliegenden Arbeit dargestellten Versuchsergebnisse wurden 

durch Motorenversuche generiert, d ie an verschiedenen Aggregaten unterschiedli-

cher Bauart und  auf unterschiedlichen Prüfständen gemessen wurden. Die Messqu a-

lität d ieser Versuchsergebnisse ist aufgrund von regelmäßig durchgeführten Refe-

renzmessungen mit einer sehr guten Reproduzierbarkeit, motor- und  prüfstands-

übergreifenden Vergleichsmessungen und  insbesondere aufgrund der Übertragba r-

keit auf andere Aufbauzustände als gut zu bewerten. 

Die Umsetzbarkeit des beschriebenen neuen Magerbrennverfahrens in einem Serien-

produkt hängt in hohem Maße von der darstellbaren Intensität der Ladungsbew e-

gung ab, d ie ein wesentliches Merkmal des Brennverfahrens darstellt. Diesbezüglich 

sind  insbesondere d ie Volllasttauglichkeit des Motors oder auch der Kraftstoffeintrag 

ins Motorenöl durch erhöhte Wandbenetzung als potenziell kritisch zu bewerten. Als 

vorteilhaft könnte sich d iesbezüglich eine Variabilität im Einlasskanal zur Beeinflu s-
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sung der Ladungsbewegung erweisen, d ie bereits heute in verschiedenen Ausfü h-

rungsformen in Serienprodukten Verwendung findet. Exemplarisch sei bezüglich 

eines solchen Systems auf Wurms et al. [97] verwiesen. Durch den Einsatz eines 

variablen Systems zur Einflussnahme auf d ie Ladungsbewegung könnte sich darüber 

hinaus das Maximum der Ladungsbewegung weiter steigern  lassen und  dadurch 

u. U. d ie Erschließung weiterer Potenziale ermöglicht werden. Außerdem könnte d ie 

Verwendung eines optimierten Aufladekonzepts zu geringeren Ladungswechselver-

lusten im Bereich der Volllast führen, sodass Nachteile, d ie durch eine Verjüngung 

des Querschnitts der Einlasskanäle bedingt sind , zumindest teilweise kompensiert 

werden können. 

Eine Bewertung der dargestellten Versuchsergebnisse zum Einfluss einer Zündein-

spritzung im Magerbetrieb hinsichtlich ihrer Allgemeingültigkeit steht bedingt durch 

d ie Tatsache, dass d iese an einem einzelnen Aufbauzustand  gemessen wurden, aus. 

So könnten z. B. gezielte Modifikationen des Einspritztimings oder der kleinsten 

eingespritzten Kraftstoffmenge zu einer weiteren Konkretisierung bereits gewonn e-

ner Erkenntnisse führen oder deren Allgemeingültigkeit und  Übertragbarkeit auf 

Motoren anderer Bauart geringfügig einschränken. 

Weiterer Untersuchungsbed arf besteht bezüglich der Vereinbarkeit einer hohen 

Ladungsbewegung und dem Schichtladungsbetrieb. Anhand der dargestellten 

Ergebnisse konnte aufgezeigt werden, dass ein hohes Ladungsbewegungsniveau 

nicht im Widerspruch zum Betrieb des Ottomotors im Schichtladungsbetrieb steht. 

Zukünftige Untersuchungen, d ie idealerweise durch d ie Nutzung optischer Messver-

fahren ergänzt werden, müssen einen Beitrag dazu leisten ein Verständnis für d ie 

dominierenden Wirkmechanismen der Strömung auf d ie Gemischbildung im 

Schichtladungsbetrieb zu entwickeln . Die neuen Erkenntnisse sollten zur  Auslegung 

einer bzgl. des Schichtladungsbetriebs günstigen Ladungsbewegung mit einer hohen 

Intensität genutzt werden, um die im Rahmen der vorliegenden Arbeit aufgezeigten 

Potenziale erschließen zu können. 

Weitere Verbesserungen des neuen Magerbrennverfahrens einhergehend mit einer 

weiteren Absenkung des Kraftstoffverbrauchs und der Schadstoffemissionen kön n-

ten durch weitere Optimierungen des Brennraums oder der Peripherie erreicht 
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werden. Bezüglich der Brennraumgeometrie sind  insbesondere d ie Kolbenmulde, 

der Ventilwinkel und  das Brennraumdach zu nennen, d ie d ie Zylinderinnenstr ö-

mung zu Gunsten des neuen Magerbrennverfahrens verbessern könn ten. Darüber 

hinaus bieten eine Steigerung des Verdichtungsverhältnisses, der Einsatz eines 

optimierten Abgasturboladers bzw. eines neuen Aufladekonzepts oder eines innova-

tiven Zündsystems sowie d ie Ausrüstung des Motors mit bisher nicht genutzten 

Variabilitäten weitere Verbesserungsmöglichkeiten. 
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A.2 Messstellenplan der Vollmotoren 
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A.3 Einfluss der Ladungsbewegung auf die Energieumsatzlagen 

Die zyklusaufgelöste Betrachtung der Energieumsatzlagen H 05%, H 50% und  H 90% und  

deren Darstellung als Häufigkeitsverteilungen erlauben eine weitere Analyse des 

Einflusses der gesteigerten Ladungsbewegung. Die den im Folgenden dargestellten 

Häufigkeitsverteilungen zu Grunde liegenden Versuchsergebnisse wurden ergän-

zend zu den in Kapitel 6.3 vorgestellten Ergebnissen im Betriebspunkt n = 1400 min -1 

und  p mi = 6 bar mit den Ventilsteuerzeiten AS = 5 °KW n. OT und EÖ = 0 °KW n. OT 

bei einer Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = 8 °KW n. OT und einem Luft-

Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,10  unter Anwendung der Strategie Q2 gemessen. Die 

Gesamtanzahl der gemessenen Zyklen betrug dabei 500. 
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A.4 Einfluss der Ladungsbewegung auf die Energieumsatzlagen 

Die zyklusaufgelöste Betrachtung der Energieumsatzlagen H 05%, H 50% und  H 90% und  

deren Darstellung als Häufigkeitsverteilungen erlauben eine weitere Analyse des 

Einflusses der gesteigerten Ladungsbewegung. Die den im Folgenden dargestellten 

Häufigkeitsverteilungen zu Grunde liegenden Versuchsergebnisse wurden ergän-

zend zu den in Kapitel 6.3 vorgestellten Ergebnissen im Betriebspunkt n = 1400 min -1 

und  p mi = 6 bar mit den Ventilsteuerzeiten AS = 5 °KW n. OT und EÖ = 0 °KW n. OT 

bei einer Verbrennungsschwerpunktlage von H 50% = 8 °KW n. OT und einem Luft-

Kraftstoff-Verhältnis von λ = 1,45  unter Anwendung der Strategie Q2 gemessen. Die 

Gesamtanzahl der gemessenen Zyklen betrug dabei 500. 
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A.5 Volllasttauglichkeit des Vollmotors B 

Im Rahmen des Kapitels 7.3 wurde der Vollmotors B bei Volllast untersucht, um die 

Auswirkungen d er Verwendung modifizierter Einlasskanäle und des ATL mit Flu-

tentrennung zu bewerten. Die im Folgenden dargestellten Versuchsergebnisse zeigen 

den Vergleich des Vollmotos B mit einem ähnlichen Motor, der jedoch nicht über 

verjüngte Einlasskanäle und nicht über einen ATL mit Flutentrennung verfügte. 
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A.6 Ergänzende Ergebnisse des neuen Magerbrennverfahrens 

Die im Folgenden dargestellten Größen ergänzen d ie im Rahmen des Kapitels 7.7 

vorgestellten Versuchsergebnisse des neuen Magerbrennverfahrens im Kennfeld . 

Neben der Zyklenschwankung σpmi veranschaulicht d ie Darstellung der Verbren-

nungsschwerpunktlage H 50% d ie last- bzw. betriebsartabhängigen Einstellungen. 
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A.7 Bewertung des Potenzials des neuen Magerbrennverfahrens 

In Kapitel 7.7 wurden Versuchsergebnisse dargestellt, d ie mit dem neuen Mager-

brennverfahren erzielt werden können. Um eine Einordnung d ieser Ergebnisse und 

damit eine Bewertung des Potenzials zu ermöglichen, ist im Folgenden ein Vergleich 

zu einem modernen Ottomotor nahezu identischen Aufbaus dargestellt, der jedoch 

nicht über eine hohe Ladungsbewegung verfügt und  mit einem aktuellen Mager-

brennverfahren mit externer AGR betrieben wird . 
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A.8 CO2-Potenzial der internen AGR bei stöchiometrischem Betrieb 

Wie bereits in Kapitel 7.2 gezeigt wurde, ermöglicht der Einsatz eines Plateaun o-

ckens auf der Einlassseite zur Steigerung des Restgasgehalts auch im stöchiometr i-

schen Betrieb eine Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und damit des CO 2-

Ausstoßes. Während in Kapitel 7.2 das Potenzial eines Plateaunockens mit einer 

Plateaubreite von bPl = 70 °KW am Vollmotor A bewertet wurde, veranschaulicht d ie 

folgende Darstellung das Potenzial eines Plateaunockens mit einer Breite von 

bPl = 40 °KW am Vollmotor B. 
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