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4.5 Modellansatz zum PKW-Versuchsträger in PROMO . . . . . . . . . . 59

4.6 Rechnungs-/Messungsvergleich der Druckverläufe bei
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Kapitel 1

Einleitung

1.1 Motorprozess-Simulation abgasturboaufgeladener
PKW-Motoren

Der Verbrennungsmotor gilt heute und auch in naher Zukunft als Hauptantriebs-
quelle von Kraftfahrzeugen, sowohl für den Individual- als auch den Personen- und
Güterverkehr. Alternative Antriebe wie Elektro- oder Brennstoffzellenaggregate sind
zwar derzeit verfügbar, jedoch nicht soweit ausgereift, dass sie ganzheitlich betrach-
tet den Verbrennungsmotor ersetzen könnten. Daher wird in der Motorenentwick-
lung weiterhin nach einer Verbesserung der Leistungsdichte bei niedrigem spezifi-
schen Kraftstoffverbrauch und gleichzeitiger Einhaltung ständig schärferer legislati-
ver Emissionsgrenzwerte gestrebt. Vor diesem Hintergrund bietet die Aufladung im
Allgemeinen, die Abgasturboaufladung jedoch im Speziellen, eine Möglichkeit, beide
Gesichtspunkte gleichermaßen zu verbessern.

Diese Entwicklung wird in zunehmendem Maße von Rechenprogrammen begleitet,
die die Simulation des Motorgesamtprozesses ermöglichen. Je nach Anwendungs-
fall und geforderter Qualität werden dazu einfache, aber echtzeitfähige Modelle mit
eher qualitativem Charakter (Kennfeldmodelle [64], neuronale Netze [7]) oder sehr
komplexe, physikalisch basierte Modelle wie THEMOS r©1 [13] oder PROMO2 [34]
eingesetzt. Durch die geschickte Verbindung der Erkenntnisse sowohl aus der An-
wendung dieser Simulationsprogramme als auch aus experimentellen Motorversu-
chen lässt sich die Motorenentwicklung effizienter, kompakter und kostengünstiger
darstellen [61].

Ist ein abgasturboaufgeladener Motor Gegenstand einer solchen Simulationsrech-
nung, so müssen der Verdichter und die Turbine des Abgasturboladers3 in geeigneter
Weise im Rechenmodell mit berücksichtigt werden (vgl. Abb. 1.1). Dies geschieht
nahezu ausschließlich über die vom Turboladerhersteller bereitgestellten Kennfelder

1Thermodynamic Engine Modeling System: ein an der Forschungsstelle entwickeltes Programmsystem
zur Motorprozess-Simulation

2Programmierter Motor: bei der FVV e.V. entwickelt, Ansprechpartner und Vertrieb Ingenieurbüro
Dr. Linnhoff

3auch einfach Turbolader genannt

1
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Abb. 1.1 Schematisches Modell der Gesamtprozess-Simulation

für Verdichter und Turbine. Sie werden unter stationären Bedingungen auf einem
Turboladerprüfstand eingefahren, wobei die Turbine anstelle von pulsierend ange-
liefertem Motorabgas mit Heißgas aus einer stationären Brennkammer beaufschlagt
wird.

Diese Kennfelder liefern Aussagen zum Turbolader in der Regel nur für den Turbo-
laderdrehzahlbereich oberhalb einer gewissen Mindestdrehzahl, meist etwa 40% der
Turboladermaximaldrehzahl. Diese Mindestdrehzahl ergibt sich vor allem dadurch,
dass bei einer noch geringeren Drehzahl die Druck- und Temperatursteigerung im
Verdichter so gering ist, dass der daraus berechnete isentrope Verdichterwirkungs-
grad keinen zuverlässigen Wert mehr darstellt.

Wird jedoch ein Fahrzeug entlang verschiedener Abgastestzyklen betrieben, so
stellen sich Verdichter-Betriebspunkte ein, die zu einem ganz erheblichen Anteil
unterhalb dieser Mindestdrehzahl liegen. Abb. 1.2 zeigt die Betriebspunkte ei-
nes PKW-Dieselmotors beim Durchfahren gesetzlich vorgeschriebener Testzyklen
(US064, NEFZ5, FTP726), eingetragen im Verdichterkennfeld des zugehörigen Tur-
boladers. 75% der sich einstellenden Turboladerdrehzahlen liegen unterhalb von
nATL = 60.000 min−1 und damit auch unterhalb der vom Turboladerhersteller be-
reitgestellten Datenbasis [58]. Die dann erforderliche Extrapolation des Verdich-
terkennfelds in den Bereich sehr kleiner Drehzahlen hinein erfolgt meist auf rein
mathematischem Wege [56].

Sowohl innerhalb der Motorprozess-Simulationsprogramme als auch bei den Kenn-
feldvermessungen wird in der Regel der Turbolader als adiabate Maschine betrach-

4Teil des Supplemental Federal Test Procedure
5Neuer Europäischer Fahrzyklus
6Federal Test Procedure
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Abb. 1.2 Betriebsbereich des Verdichters eines PKW-Dieselmotors beim Durchfahren der
Abgastestzyklen US06, NEFZ, FTP72

tet. Tatsächlich aber wird ein mehr oder weniger starker Wärmefluss von der heißen
Turbine her die Zustandsänderungen im Verdichter beeinflussen. Vom Hersteller ge-
lieferte Verdichterkennfelder enthalten normalerweise keine Angaben darüber, wie
groß dieser Wärmefluss ist oder bei welcher Turbineneintrittstemperatur die Kenn-
felder aufgenommen worden sind.

1.2 Stand der Technik

Die Motorprozess-Simulation abgasturboaufgeladener Motoren erfolgt heute nahezu
ausschließlich unter Zuhilfenahme der vom Turboladerhersteller gelieferten Kenn-
felder. Dabei spielt es keine Rolle, welche Modellierung dem Simulationsprogramm
zugrunde liegt oder welcher Anwendungsfall (stationärer oder dynamischer Motor-
betrieb) vom Programm bearbeitet werden soll. Vielmehr muss das Programm in
der Lage sein, die bereitgestellten Kennfelddaten physikalisch korrekt verarbeiten zu
können, wenn zum Beispiel eine Kennfeldschar im Falle einer VTG7-Abgasturbine
oder der Turbinenwirkungsgrad über der Turbinen-Laufzahl anstelle des Druck-
verhältnisses als Eingabedaten vorliegen.

Diese Kennfelder werden beim Turboladerhersteller auf so genannten Brennkam-
merprüfständen eingefahren, wobei die Turbine mit einem stationären Abgasmas-

7Variable Turbinengeometrie
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senstrom von meist konstant 600 ◦C beaufschlagt wird. Die Verdichterkennlinie
wird dabei üblicherweise im Bereich zwischen der Pumpgrenze und der dem jewei-
ligen Prüfstand eigenen Widerstandsparabel aufgenommen. Die Minimalkennlinie
entspricht der oben genannten Mindestdrehzahl. Die Maximalkennlinie ergibt sich
aus der maximalen Leistungsfähigkeit des Prüfstands oder aus der zulässigen Ma-
ximalbelastung des Turboladers. Durch die gemeinsame Welle von Verdichter und
Turbine sowie das prüfstandsbedingte Stationärverhalten des Turboladers und der
damit verbundenen Leistungsgleichheit zwischen Verdichter und Turbine ergeben
sich zwangsläufig die entsprechenden Turbinenkennlinien (vgl. Abb. 1.3). Der Tur-
boladerhersteller verfolgt bei der Aufnahme dieser Kennfelder primär das Ziel, die
Leistungsfähigkeit und den Wirkungsgrad des Turboladers bewerten zu können und
Aussagen darüber zu treffen, in wie weit ein vollzogener Entwicklungsschritt erfolg-
reich war. Die gleichzeitige Verwendung dieser Kennfelddaten als Randbedingung
für Motorprozess-Simulationsprogramme, wenn es gilt, den jeweiligen Turbolader
im Zusammenwirken mit einem bestimmten Verbrennungsmotor rechnerisch abzu-
bilden, besitzt eher sekundären Charakter.

Die Durchsatzkennfelder8, je eines für Verdichter und Turbine, enthalten reine Mess-
ergebnisse. Demgegenüber sind in die Wirkungsgradkennfelder, ebenfalls je eines
für Verdichter und Turbine, Rechenergebnisse eingeflossen. Der isentrope Verdich-
terwirkungsgrad entsteht unter der Annahme, dass die zwischen Verdichtereintritt
und -austritt gemessene Zustandsänderung einzig und allein auf die Verdichter-
aerodynamik zurückzuführen ist. Der Turbinenwirkungsgrad hingegen wird indirekt,
aus den Messwerten zum Turbolader(gesamt)wirkungsgrad und dem bereits ermit-
telten isentropen Verdichterwirkungsgrad, bestimmt. Dieser Turbinenwirkungsgrad
versteht sich dabei als Produkt aus dem isentropen Turbinenwirkungsgrad und dem
mechanischen Wirkungsgrad des Turboladers. Die direkte Bestimmung des isentro-
pen Turbinenwirkungsgrads scheitert bislang daran, dass die Temperaturunterschie-
de im extrem instationär geprägten Strömungsfeld am Turbinenaustritt von der

8auch Drosselkennfelder (Verdichter) oder Schluckkennfelder (Turbine) genannt
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gleichen Größenordnung sind wie die Differenz zwischen der Turbineneintrittstem-
peratur und der mittleren Austrittstemperatur.

Im Rahmen der Motorprozess-Simulation werden diese Kennfelddaten dazu benutzt,
das Verhalten des Motors auch bei jenen Betriebsbedingungen zu untersuchen, wel-
che sich grundsätzlich von denen unterscheiden, die während der Kennfeldvermes-
sung vorlagen. Dazu zählen folgende, für den Motorbetrieb gültige Unterschiede:

• Die Turbinenzu- und -abströmung hat grundsätzlich instationären Charakter,
auch für den Fall, dass ein stationärer Motorbetriebspunkt simuliert wird.
Dieser Instationärcharakter wird noch verstärkt, wenn eine mehrflutige Zu-
strömung vorliegt.

• Sowohl die Abgastemperatur als auch die Abgaszusammensetzung sind für
verschiedene Motorbetriebspunkte, insbesondere bei einer dynamischen Simu-
lation, veränderlich.

• Im dynamischen Motorbetrieb ist die Leistungsgleichheit von Verdichter und
Turbine nur selten gegeben.

Innerhalb der Datenbasis der einzelnen Kennfelder werden Zwischenwerte über ver-
schiedene mathematisch basierte Ansätze interpoliert [43]. Auch die Extrapolation
in Bereiche, die nicht durch Messdaten abgesichert sind, erfolgt über rein mathema-
tische Ansätze. Diese Extrapolation kann automatisch durch das Simulationspro-
gramm erfolgen (zum Beispiel THEMOS r©), in weniger anwenderfreundlichen Pro-
grammen muss die Kennfelddatenbasis vorab entsprechend erweitert werden, um
dann während der Simulationsrechnung reine Interpolationsalgorithmen verwenden
zu können (zum Beispiel PROMO). Dieses Vorgehen erfordert zum Teil erhebliches
Expertenwissen zum Betriebsverhalten von Verdichter und Turbine, wenn es darum
geht, die Kennlinien bis zum Druckverhältnis gleich 1, Massenstrom gleich 0 oder
bis zur Null-Drehzahl zu erweitern. Für den Anwender derartiger Programme stellt
es daher vielfach ein Problem dar, die vom Hersteller gelieferten Kennfelder so auf-
zubereiten, dass sie als Eingabedatensätze für das jeweilige Simulationsprogramm
verwendet werden können [5].

Abgesehen von dem Mangel, dass die vom Turboladerhersteller gelieferten Daten nur
selten Angaben zur bei der Kennfeldaufnahme vorliegenden Turbineneintrittstem-
peratur enthalten, sind die Programme zur Motorprozess-Simulation grundsätzlich
nicht in der Lage, Wärmeübertragungseffekte am Turbolader und damit das diabate
Turboladerverhalten zu berücksichtigen.

Durch eine quasistationäre9 und adiabate Betrachtungsweise für das System Abgas-
turbolader werden die geschilderten Unterschiede bzw. Unzulänglichkeiten bei der
Motorprozess-Simulation hingenommen.

9jeder Berechnungszeitpunkt wird für sich als stationär angenommen





Kapitel 2

Zielsetzung

Ziel der hier vorgestellten Arbeit ist die Untersuchung des Potentials einer diaba-
ten Turboladermodellierung innerhalb der Motorgesamtprozess-Simulation. Im Ver-
gleich zu den derzeit noch überwiegend verwendeten adiabaten Modellansätzen sol-
len die Wärmeübertragungseffekte am Turbolader und deren Auswirkungen auf den
Motorbetrieb berücksichtigt werden. Dabei ist in besonderem Maße die Güte des
neuartigen Ansatzes im Bereich extrem schwachlastiger Motorbetriebspunkte und
entsprechend sehr niedrigen Turboladerdrehzahlen zu bewerten.

Die Motivation für ein derart erweitertes Abgasturboladermodell entstammt der Tat-
sache, dass jene Turboladerbetriebspunkte, die sich beim Durchfahren vorgeschrie-
bener Abgastestzyklen einstellen, größtenteils außerhalb (insbesondere bei niedrigen
Turboladerdrehzahlen) der Datenbasis liegen, die vom Laderhersteller für die Turbo-
ladermodellierung mitgeliefert werden. Zugleich sind diese Betriebspunkte stark von
den Turbineneintrittsbedingungen abhängig, die jedoch in ihrer Gesamtheit bislang
vollständig unberücksichtigt bleiben.

Nach einem Überblick zur geschichtlichen Entwicklung der Aufladung und der
Motorprozess-Simulation soll in Kap. 3 zunächst auf den aktuellen Stand der
Turboladermodellierung innerhalb der nulldimensionalen und der eindimensionalen
Motorprozess-Simulation eingegangen werden. Beginnend mit

• der Vermessung des Turboladers,

• der folgenden Kennfelderstellung für Verdichter und Turbine,

• der Kennfelddigitalisierung im Simulationsprogramm und

• der abschließenden rechnungsbegleitenden Kennfeldinter- und extrapolation

ist der gesamte Prozess zur numerischen Darstellung des Turboladers im Programm-
system zu beschreiben. Die Güte dieser Modellierung soll zunächst unabhägig von
der Motorrechnung anhand vergleichender Kennfelddarstellungen, insbesondere bei
geringsten Turboladerdrehzahlen und im IV. Quadranten des Verdichterkennfelds,
nachgewiesen werden. In Kap. 4 soll dieser Ansatz auch im Rahmen von Rechnungs-
/Messungsvergleichen an stationären Motorbetriebspunkten für zwei Simulations-

7
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systeme bewertet werden. Für beide Vergleiche sind entsprechende Turboladerver-
messungen und Motorversuche am Motorprüfstand durchzuführen. Gleichzeitig sind
die zugehörigen Motormodelle für beide Programmsysteme zu erstellen.

Das verwendete diabate Turboladermodell, halbempirisch und physikalisch basiert
ausgeführt, ist in Kap. 5 darzustellen. Die qualitativen und quantitativen Verbes-
serungen sollen in zwei Schritten anhand von Kennfeldvergleichen bewertet werden.
Zunächst ist der wärmedichte (adiabate) Teilansatz der bisherigen Modellierung ge-
genüberzustellen. Anschließend soll im Vergleich zu entsprechenden Messungen auch
die Diabatheit des Turboladers Berücksichtigung finden. In beiden Fällen ist insbe-
sondere auch das Verhalten bei geringsten Turboladerdrehzahlen zu untersuchen.

In Kap. 6 soll der diabate Turboladeransatz im Zusammenwirken sowohl mit
der nulldimensionalen (THEMOS r©) als auch mit der eindimensionalen (PROMO)
Motorprozess-Simulation dargestellt werden. Dazu sind beide Programmsysteme um
dieses Modell zu erweitern. Anhand von Rechnungs-/Messungsvergleichen soll im
ersten Schritt wieder der adiabate Teilansatz, abschließend auch der diabate Ge-
samtansatz untersucht werden.



Kapitel 3

Numerische Modellansätze für die
Motorgesamtprozess-Simulation

3.1 Geschichtliche Entwicklung und Einteilung

3.1.1 Aufladung

Ziel der Aufladung ist es, die Ladungsdichte des Arbeitsmediums1 vor Motorein-
lass auf einen Wert oberhalb der Umgebungsdichte anzuheben. Die Bemühungen
zur Erreichung eines solchen Effekts gehen auf die ersten Versuchsläufe zum Ver-
brennungsmotor zurück. Im Jahre 1885 erhielt Gottlieb Daimler das Patent DRP
34926 auf seinen aufgeladenen, schnelllaufenden Viertakt-Gas- bzw. Petroleummo-
tor. Er nutzte dabei die Kolbenunterseite als Gemischpumpe, um während der La-
dungswechselphase zusätzliches Luft/Kraftstoff-Gemisch in den Zylinder zu pres-
sen. Auch Rudolf Diesel verwendete bei seinen ersten Aufladeversuchen mit einem
Viertakt-Dieselkreuzkopfmotor die Kolbenunterseite als Zweitakt-Ladepumpe, wie
sein Patent DRP 95680 beweist. Darin beanspruchte er bereits, die Ladeluft in ei-
nem Zwischenbehälter kühlen zu können [93].

Die Entwicklung der Abgasturboaufladung ist eng mit dem Schweizer Ingenieur Al-
fred Büchi (1879-1959) verbunden. Im Jahre 1905 erhielt er das Patent DRP 204630
auf einen Turbocompound-Dieselmotor, bei dem ein mehrstufiger Axialverdichter
mit Kühler und eine mehrstufige Abgasturbine über eine gemeinsame Welle mit
dem Motor gekoppelt waren [8]. Erst 1911 konnte Büchi die schweizerische Ma-
schinenfabrik Gebrüder Sulzer, Winterthur, zur Erstellung einer auf seinem Patent
basierenden Versuchsanlage gewinnen. Folgende Feststellungen konnte Büchi aus
seinen bis 1914 andauernden Versuchen mit dieser Anlage machen [8]:

• Der spezifische Kraftstoffverbrauch konnte erheblich reduziert werden.

• Die rein mechanischen Verluste stiegen lange nicht im Verhältnis zur Auflade-
und Verbrennungsdruckerhöhung.

1Luft oder Luft/Kraftstoff-Gemisch

9
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• Die Wärmeverluste durch das Kühlwasser stiegen ebenfalls nicht im Verhältnis
zur Leistungssteigerung.

Trotz dieser neuartigen Ergebnisse dauerte es einige Jahre bis die ersten Dieselma-
schinen mit Abgasturboaufladung2 in Betrieb genommen werden konnten. 1925 sagte
sich Büchi von seinem bis dahin verfolgten Konzept, dass der Abgasgegendruck vor
der Turbine möglichst konstant zu halten sei3, los und meldete das Druckwellenver-
fahren als Patent DRP 568855 an. Diese Erfindung enthielt bereits die wesentlichen
Merkmale der heute als Stoßaufladung bezeichneten Form der Abgasturboaufladung
[54], [87]:

• Die gemeinsame Abgasleitung aller Zylinder wird getrennt und nur jene Zy-
linder erhalten einen gemeinsamen Abgasleitungsstrang hin zur Turbine, die
in ihrem Zündabstand soweit auseinander liegen, dass sie sich beim Ladungs-
wechsel nicht behindern.

• Die Leitungsquerschnitte der Abgasleitung werden so eng gewählt, dass sie etwa
dem Auslasskanalquerschnitt am Austritt aus dem Zylinderkopf entsprechen.

Der erste nach diesem Verfahren arbeitende Vierzylinder-Viertakt-Dieselmotor wur-
de von der Schweizerischen Lokomotiv- und Maschinenfabrik, Winterthur, im Jahre
1926 gebaut. Den zugehörigen Abgasturbolader, bestehend aus einem zweistufigen
Radialverdichter und einer Axialturbine, konstruierte die Brown, Boveri & Cie. KG4,
(BBC), Baden/Schweiz. Mit dieser Anlage konnten Leistungssteigerungen von 50
bis 60%, bei Überlastbetrieb sogar 100%, gegenüber der Normalleistung eines bis
dahin gewöhnlichen Dieselmotors dargestellt werden. Die Weiterentwicklung dieser
noch heute verwendeten Büchi-Abgasturboaufladung fand dann auf breiter Basis bei
mehreren Motorenherstellern statt, allen voran die Schweizerische Lokomotiv- und
Maschinenfabrik, Winterthur, sowie BBC, Baden, als Abgasturboladerhersteller.

Die ottomotorische Aufladung fand ihre erste Serienanwendung im Flugmotorenbau
in den Jahren 1920-1940 vor allem zur Steigerung der Höhenleistung mit Hilfe von
mechanisch angetriebenen Strömungsladern. Bei Fahrzeugen wurden Ottomotoren
mit mechanisch angetriebenen und zuschaltbaren Verdrängerladern zunächst für den
Renneinsatz oder zur kurzzeitigen Leistungssteigerung von Sport- und Luxusfahr-
zeugen ab etwa 1920 verwendet. Erste abgasturboaufgeladene Ottomotoren wurden
in den USA um 1960 auf den Markt gebracht. In Europa gelang der Durchbruch
zum Fahrzeugserieneinsatz durch die abgasturboaufgeladenen Motoren der Firmen
Audi, Opel und Saab [27].

Die sich anschließende Entwicklung diesel- und ottomotorischer Aufladekonzepte
vollzog sich bei vielen Motorenherstellern in die unterschiedlichsten Richtungen. Je
nach Einsatzgebiet und Aufgabenstellung entstanden verschiedene Konzepte mit
jeweils eigenen Vor- und Nachteilen. Die in Tab. 3.1 dargestellte Einteilung dieser
Aufladeverfahren ist heute gebräuchlich [93], [27], [52], [9].

2vier 10-Zylinder Viertakt-MAN-Schiffsmotoren mit einer Leistungssteigerung um 43%
3heute als Stauaufladung bekannt
4heute ABB
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Tab. 3.1 Einteilung der Aufladeverfahren
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 Druckwellen- 

ausnutzung 

Schwing- oder Schaltsaug-
rohre und abgestimmte 
Abgasrohrlängen 

Resonanz- 
aufladung 

schwingfähiges Behälter-
Rohr-System (Helmholtz-
Resonator) saugseitig an 
mehreren Zylindern ange-
schlossen 

Druckwellen- 
aufladung 

Übertragung der Druck-
energie des Abgases auf die 
Ladeluft 
(Comprex- bzw. 
Druckwellenlader) 
 

Verdrängerlader 
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r 

ohne innere 
Verdichtung 

Rootslader (Fa. Wankel, 
Fa. Eaton) 

mit innerer 
Verdichtung 

Flügelzellenlader, Dreh-
kolbenlader (KKK-Ro-
Lader), Spirallader (G-
Lader), Hubkolbenlader, 
Schraubenlader (Opcon, 
Lysholm, SCREW) 

Strömungsverdichter 

Radialverdichter (ZF-
Turmat) oder 
Axialverdichter 

Abgasturboaufladung mittels ATL 
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ng
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Stauaufladung 

konstantes Druckniveau vor 
der Abgasturbine infolge 
voluminöser Abgasstränge 

Stoßaufladung 

Druckpulsation vor der 
Abgasturbine infolge enger 
und kurzer Abgasleitungen 

Verdrängerlader 
+ 

Expander 
auf gemeinsamer Welle 

(z.B. Wankel- oder 
Flügelzellenprinzip) 
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d-
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 • extern angetriebene Strömungsverdichter (z.B. durch Elektromotoren) 
Bsp.: e-Charger™ (Honeywell Turbo Technologies) 
 eBooster™ (BorgWarner Turbo Systems) 

• 1-Zylinder Forschungsmotoren 

ko
m

bi
ni

er
te

 
A

uf
la

de
sy

st
em

e 

• elektrisch unterstützter Abgasturbolader (eu-ATL bzw. EAT) 
Bsp.: e-Turbo™ (Honeywell Turbo Technologies) 

• zweistufige Systeme: 
○ 2 ATL, in Reihe angeordnet und parallel geschaltet 
 Bsp.: R2S™ (BorgWarner Turbo Systems) 
○ elektrisch angetriebener Strömungsverdichter + ATL 
○ mechanisch angetriebener Lader + ATL 

• Registeraufladung: mehrere ATL, parallel angeordnet und sequentiell geschaltet 
• Turbocompoundsystem: ATL + nachgeschaltete Nutzturbine 
• Resonanzaufladung + ATL 

 

Demnach werden zwei wesentliche Verfahren nach der Herkunft der Laderantriebs-
leistung unterschieden. Stammt diese Leistung aus dem Energiehaushalt des Ver-
brennungsmotors, so spricht man von Selbstaufladung, andernfalls von Fremdaufla-
dung.

Die Fremdaufladung wurde bisher innerhalb von Forschungsanlagen angewendet,
wenn es darum geht, möglichst unabhängig vom Motorbetriebspunkt einen beliebi-
gen Ladedruck durch das Aufladeaggregat bereitstellen zu können. In jüngster Zeit
werden aber auch Anstrengungen unternommen, elektrisch angetriebene Verdichter
für den Fahrzeugeinsatz zu entwickeln.
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Die Selbstaufladung kann, wie in Tab. 3.1 dargestellt, weiter untergliedert wer-
den. Durch die Nutzung gasdynamischer Effekte im Motor-Ansaugsystem kann eine
natürliche Aufladung ohne zusätzliche Verdichteraggregate erreicht werden. Es sind
lediglich die Saugrohr- und, je nach Anwendung, die Abgasrohrlängen so anzupassen,
dass im gewünschten Drehzahlbereich die gewollte Liefergradanhebung ansteht. Der
nachteilige feste Zusammenhang zwischen Drehzahl und Aufladeeffekt wird durch
schaltbare Saugrohr- und Abgasrohrlängen gelockert. Der in diese Gruppe aufge-
nommene Druckwellenlader stellt einen Sonderfall dar, da sein Zellenrad zwar vom
Motor angetrieben wird, dieses aber praktisch keine Leistung aufnimmt, sondern
nur als Steuerschieber dient. Der Aufladeeffekt wird direkt aus der Abgasenergie
gewonnen.

Die vom Verbrennungsmotor mechanisch angetriebenen Lader, auch mechanische
Aufladung genannt, besitzen im Allgemeinen den Vorteil einer besseren Dyna-
mikfähigkeit im Vergleich zur Abgasturboaufladung. Durch die mechanische Kopp-
lung des Aufladeaggregats mit der Kurbelwelle lassen sich im dynamischen Motor-
betrieb stets die gewünschten Ladedrücke erreichen. Nachteilig wirkt sich allerdings
die permanent aufzubringende Laderantriebsleistung aus, die auch dann vom Mo-
tor zu erbringen ist, wenn keine oder nur eine sehr geringe Ladedruckanforderung
vorliegt [79].

Zu den Selbstaufladeverfahren, die die Abgasenergie nutzen, zählt das am häufigsten
verwendete Aufladeverfahren, die Abgasturboaufladung. Ein Abgasturbolader5, be-
stehend aus einem Verdichter und einer Turbine auf einer gemeinsamen Welle, ist
hierbei rein thermodynamisch mit dem Verbrennungsmotor gekoppelt. Durch die
Nutzung der Abgasenergie, die sonst über die Abgasanlage des Motors verloren geht,
besitzt die Abgasturboaufladung einen deutlichen Wirkungsgradvorteil gegenüber
der mechanischen Aufladung. Das Instationärverhalten eines abgasturboaufgelade-
nen Motors ist allerdings kritisch zu betrachten, da die indirekte, lediglich thermo-
dynamische Kopplung zwischen Motor und Turbolader nur eine verzögerte Antwort
auf einen plötzlichen Ladedruckwunsch erlaubt [63].

Schließlich werden auch verschiedene Aufladeverfahren kombiniert, um die Nachteile
der einzelnen Verfahren zu reduzieren, gleichzeitig aber die positiven Gesichtspunkte
nutzen zu können [90], [6]. So ist heute die zweistufige geregelte Abgasturboaufla-
dung eine Möglichkeit, das ungünstige Instationärverhalten der reinen Abgastur-
boaufladung zu verbessern [46], [91]. Für weiterführende Betrachtungen wird in [60]
ein detaillierter Vergleich der verschiedenen Aufladeverfahren, insbesondere der me-
chanischen Systeme, mit anschließender Bewertung gegeben.

3.1.2 Motorprozess-Simulation

Entwicklungsgeschichte

Im Vergleich zur Entwicklung der Aufladung begannen die Tätigkeiten zur Be-
rechnung des Motorprozesses erst in den 60er Jahren, und dabei zunächst an

5auch Turbolader, abgekürzt: ATL
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langsam- und mittelschnelllaufenden Großmotoren. Die Anfänge lassen sich an der
Veröffentlichung von Gerhard Woschni (1934-2003) zur Elektronischen Berechnung
von Verbrennungsmotor-Kreisprozessen [82] fest machen. Darin beschreibt er, seiner-
zeit in Diensten der MAN-Augsburg und unter der Leitung von Karl Zinner (1905-
1991) [54], ein Rechenprogramm, das die zeitlichen Zustandsgrößen des Arbeits-
gases im Zylinder eines Dieselmotors einschließlich des Ladungswechsels berechnet.
Als Randbedingungen mussten ein Brenngesetz, heute allgemein

”
Brennverlauf“, der

Gaszustand vor dem Einlassventil und der Abgasgegendruck hinter dem Auslassven-
til angenommen werden. Alternativ konnte das Programm bereits die Gasschwin-
gungen im Saugleitungs- und Abgasleitungssystem nach der akustischen Theorie
berücksichtigen. Neben den realen kalorischen Stoffwerten verwendete Woschni die
bis dahin aus der Literatur bekannten Ansätze für den Wandwärmeübergang im
Zylinder. Diese Ansätze bewertete Woschni jedoch als unzureichend [54], so dass
er 1967 in einer weiteren Veröffentlichung einen allgemeingültigen Ansatz zum
Wärmeübergangskoeffizienten im Zylinder vorlegte, der bis heute seine Bedeutung
behalten hat.

Da die Woschni-Berechnung der Zustandsänderungen in den Abgasleitungen aufge-
ladener Dieselmotoren nach der akustischen Theorie nur eine grobe Vereinfachung
darstellte [82], [50], [51], entwickelte Pucher (*1943), ebenfalls in Diensten der MAN-
Augsburg und unter der Leitung von Zinner und Woschni [54], ein Rechenprogramm,
das die Berechnung der Vorgänge im Abgasleitungssystem nach der quasistationären
Füll- und Entleermethode ermöglichte. Woschni nutzte diese Arbeit als Basis für wei-
tere Forschungsarbeiten, insbesondere im Rahmen von FVV6-Projekten, aus denen
später unter anderem das Programmpaket GPA7 hervorging [54].

Für schnelllaufende Motoren war aber auch der Berechnungsansatz nach der Füll-
und Entleermethode wenig geeignet, da die Vorgänge in den Gaswechselleitungen
stark pulsierend sind. Daher wurde ein FVV-Forschungsprojekt unter der Leitung
von Hans Seifert (*1927) mit dem Ziel ins Leben gerufen, ein Programm zur Berech-
nung der instationären Strömungsvorgänge in den Gaswechselleitungen nach einem
eindimensionalen Rechenmodell zu erstellen, aus dem schließlich das Programmsys-
tem PROMO hervorgegangen ist.

In der Folgezeit sind diese Programme zur Simulation des Motorgesamtprozesses
um spezielle Modelle erweitert [85], [15] und entsprechend aussagekräftiger gewor-
den [81], wozu die zeitgleiche rasante Entwicklung der Rechnertechnik in besonderer
Weise beigetragen hat [16]. Anfang der 80er Jahre standen dann auch Programm-
pakete zur Verfügung, die den dynamischen Motorbetrieb einschließlich des vom
Motor angetriebenen Systems, zum Beispiel eines Kraftfahrzeugs, entlang vorgege-
bener Fahrzyklen oder Beschleunigungsvorgänge simulierten [88], [64], [65], [18], [89].
Tab. 3.2 gibt einen Überblick zu den wesentlichen Meilensteinen der Entwicklung
zur Motorprozess-Simulation.

6Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen e.V.
7Gesamtprozessanalyse



14 3.1 GESCHICHTLICHE ENTWICKLUNG UND EINTEILUNG

Tab. 3.2 Meilensteine der Entwicklung zur Motorprozess-Simulation

Jahr Autor Meilenstein

1938 Justi Beschreibung kalorischer Stoffwerte für Luft und Verbrennungsabgas unter-
schiedlicher Zusammensetzung in Form eines Gleichungsansatzes [29]

1964 Lange/
Woschni

Rechenprogramm zur thermodynamischen Auswertung von Indikator-
Diagrammen [32]

1965 Woschni Berechnung der zylinderinternen Zustandsgrößen des Arbeitsgases eines Diesel-
motors einschließlich des Ladungswechsels; Berücksichtigung der Gasschwingun-
gen im Saugleitungs- bzw. Abgasleitungssystem nach der akustischen Theorie
[82]

1967 Woschni Darstellung des Wandwärmeübergangs im Zylinder [83]

1969 Zapf Beschreibung des Wandwärmeübergangs während der Ladungswechselphase [86]

1969 MAN
(Pucher)

Berechnung der Vorgänge in den Abgasleitungen von aufgeladenen Dieselmo-
toren nach der quasistationären Füll- und Entleermethode; Weiterentwicklung
zum Programmpaket GPA

1970 Vibe Darstellung des Brennverlaufs und der Durchbrennfunktion durch eine einfache
e-Funktion

1970 Zacharias Analytische Darstellung der thermodynamischen Eigenschaften von Verbren-
nungsgasen

1970 FVV Forschungsprojekt
”
Ladungswechsel“ zur Erstellung eines Programmpaketes auf

der Grundlage der eindimensionalen instationären Rohrströmung; Weiterent-
wicklung zum Programmpaket PROMO

1971 MAN
(Pucher)

Rechenprogramm INLAW zur Bestimmung der Zustandsänderungen in den
Gaswechselleitungen nach dem instationären Charakteristikenverfahren

1973 Woschni/
Anisits

Ansatz zur Vorausberechnung der Änderungen des Brennverlaufs bei geänderten
Betriebsbedingungen mittelschnelllaufender Dieselmotoren [85]

1974 Bulaty mathematische Darstellung der Turbolader-Turbinenkennfelder als Randbedin-
gung für Ladungswechselprogramme [15]

1981 Zellbeck Berechnung des dynamischen Betriebsverhaltens aufgeladener Dieselmotoren
[88]

1982 Csallner/
Woschni

Vorausberechnung der Änderungen des ottomotorischen Brennverlaufs bei
geänderten Betriebsbedingungen [17]

Einteilung der Simulationsmodelle

Zur numerischen Nachbildung des realen Motorgesamtprozesses, bestehend aus den
zylinderinternen Zustandsänderungen8 und den Zustandsänderungen in den Gas-
wechselleitungen, existieren je nach Aufgabenstellung und Einsatzgebiet derzeit ver-
schiedene Modellansätze.

Diejenigen Ansätze, die den Zylinderprozess9 beschreiben, dienen in erster Linie der
Berechnung der zeitlichen Energiefreisetzung im Brennraum und der daraus resultie-
renden Änderungen der Zustandsgrößen im Zylinder. Grundlage hierfür bildet meist

8auch Zylinderprozess genannt, der weiter in Hochdruckteil und Ladungswechselteil untergliedert wer-
den kann

9auch als Verbrennungsmodell bezeichnet
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ein mit Hilfe der thermodynamischen Analyse ermittelter realer Brennverlauf oder
ein Ersatzbrennverlauf (zum Beispiel nach Vibe). Werden diejenigen Ansätze hin-
zugenommen, die die Zustandsänderungen in den Gaswechselleitungen nachbilden,
wird die Ermittlung der ein- und ausströmenden Gasmassen sowie deren Zusam-
mensetzungen möglich [37].

Die für diese Motorgesamtprozess-Simulation relevanten parametrischen, mathema-
tischen Modelle [39] lassen sich in null-, quasi- und mehrdimensionale Modellansätze
einteilen [12], [57], [40], [77].

Nulldimensionale Modelle

In Verbindung mit dem Ein-Zonen-Zylindermodell bildet der nulldimensionale
Ansatz den einfachsten Modelltyp. Die Wärmefreisetzung im Brennraum wird
hier durch den (zeitlichen) Brennverlauf vorgegeben. Zur Beschreibung der Zu-
standsänderungen werden der 1. Hauptsatz der Thermodynamik, die Massenbilanz,
die thermische Zustandsgleichung sowie die Gaszusammensetzung innerhalb der be-
trachteten Systemgrenzen berücksichtigt. Eine Ortsabhängigkeit der Zustandsgrößen
wie Druck und Temperatur oder der Stoffkonzentrationen wird nicht betrachtet.
Auch die Gaswechselleitungen werden in ähnlicher Art und Weise abgebildet, so
dass die so genannte quasistationäre Füll- und Entleermethode als typischer Vertre-
ter dieses Modellansatzes zu nennen ist. Derartige Modelle haben den Vorteil, einfach
und rasch Ergebnisse zu liefern. Sie erlauben eine energetisch richtige Beurteilung
des Motorprozesses, ohne allerdings das räumliche Strömungsfeld im Brennraum
oder lokale Phänomene auflösen zu können.

Wird das Ein-Zonen-Modell durch so genannte Zwei- oder Mehrzonenmodel-
le ersetzt, kann der Brennraum in mehrere, in sich homogene Bereiche mit
verbranntem und unverbranntem Gemisch eingeteilt werden, so dass örtliche
Konzentrations- und Temperaturunterschiede berücksichtigt werden können. Die-
se Erweiterung ermöglicht die Vorausberechnung von Schadstoffkomponenten (zum
Beispiel NOx)[25]. Als Nachteil erweist sich jedoch bei diesen Mehrzonenmodellen
die Beschreibung des Wärmeüberganges zwischen den Zonen bzw. von den Zonen
an die Brennraumwand und der Energieübertragung vom verbrannten zum unver-
brannten Gemisch [24], da entsprechende allgemeingültige Gesetzmäßigkeiten fehlen.
Sie werden durch Annahmen ersetzt, die messtechnisch derzeit noch nicht überprüft
werden können [12].

Quasidimensionale Modelle

Eine weitere Möglichkeit zur Beschreibung der Zustandsänderungen im Zylinder
und in den Gaswechselsystemen bilden so genannte quasidimensionale Modelle. Im
Rahmen einer sonst nulldimensionalen Modellierung erlauben diese Modelle eine
Vorausberechnung der Energieumsetzung durch Beschreibung typischer Phänomene
wie der Strömung im Brennraum, der Turbulenz, der Strahlausbreitung, der Trop-
fenverdampfung sowie der Luftbeimischung zum Einspritzstrahl. Grundlage dieser
Modelle ist die Annahme, dass die Einzelphänomene ohne Rückwirkung aufeinander
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beschreibbar sind [24]. Die tatsächliche Brennraumgeometrie und damit die genaue
örtliche Beschreibung des Verbrennungsprozesses wird in diesen Modellen nur we-
nig berücksichtigt. Wie bei den nulldimensionalen Mehrzonenmodellen wird auch
hier der Brennraum in eine verbrannte und eine unverbrannte Zone unterteilt, so
dass örtliche Temperatur-, Druck- und Konzentrationsunterschiede ermittelt wer-
den können. Die Beschreibung von Wärmeübergängen erfolgt mit Annahmen, die
aus der nulldimensionalen Betrachtung stammen [12].

Ein- und mehrdimensionale Modelle

Mehrdimensionale Modelle sind in der Lage, die wirklichen örtlichen Verhältnisse
durch Einführung der Raumkoordinaten wiederzugeben. Je nach Anwendungsfall
werden dabei ein, zwei10 oder drei Raumrichtungen berücksichtigt. Eindimensionale
Modelle werden häufig zur Berechnung der Rohrströmung im Einlass- und Aus-
lasssystem eingesetzt. Mehrdimensionale Ansätze (CFD11-Modelle) finden dagegen
bei komplexeren Strömungsfeldern Anwendung. Grundsätzlich basieren diese Model-
le auf den Erhaltungssätzen für Masse, Energie und Impuls, die durch physikalische
Modelle für Gemischbildung, Wärmeübergang, Turbulenz und Verbrennung ergänzt
werden. Die zahlreich vorhandenen dreidimensionalen Ansätze zur Modellierung der
dieselmotorischen Verbrennung liefern bis heute jedoch keine verlässliche Beschrei-
bung der innermotorischen Vorgänge oder gar eine Methode zur Vorausberechnung
des Zylinderprozesses bei vertretbaren Rechenzeiten [24]. Weitere Nachteile der drei-
dimensionalen Ansätze sind zum einen der hohe experimentelle Aufwand zur Veri-
fizierung der einzelnen Modelle und zum anderen die hohen Anforderungen an die
Modellgenauigkeit, um Fehlerfortpflanzung aufgrund von Abhängigkeiten zwischen
den Einzelmodellen gering zu halten [12], [49], [44].

In jüngster Zeit werden auch verschiedene Modelle, insbesondere ein- und dreidimen-
sionale Ansätze, mit dem Ziel kombiniert, die eingeschränkte Erfassung der Einflüsse
strömungsbestimmender Bauteile innerhalb der 1D-Modelle durch instationäre 3D-
Simulationen einzelner, geometrisch komplexer Bauteile zu verbessern [19].

In der vorliegenden Arbeit werden das nach dem quasistationären Verfahren der Füll-
und Entleermethode arbeitende Programmpaket THEMOS r© und das auf der ein-
dimensionalen Betrachtung der instationären Rohrströmung basierende Programm-
system PROMO betrachtet. Beide Programme erfassen die zylinderinternen Zu-
standsänderungen gleichermaßen nach einem nulldimensionalen Einzonenmodell.

10abgesehen von [21] wenig gebräuchlich
11Computational Fluid Dynamics
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3.2 Nulldimensionales Motormodell

3.2.1 Modellannahmen und Grundgleichungen

Um ein komplexes Motorgesamtsystem der Simulationsrechnung zugänglich zu ma-
chen, bedarf es seiner Zerlegung in Teilsysteme. Es entstehen so genannte

”
Behälter“

(zum Beispiel Zylinder12, Ladeluftkühler, Ansaugkrümmer oder Abgaskrümmer)
und

”
Verknüpfungsstellen“ (zum Beispiel Ein- und Auslassventile, Drosselklappen,

Verdichter oder Turbinen), die durch verschiedene Eigenschaften so konfiguriert wer-
den, dass sie die unterschiedlichsten Motorteilsysteme beschreiben können. Bei der
nulldimensionalen Modellierung besitzen die Behälter lediglich ein definiertes Volu-
men. Eine konkrete räumliche Ausdehnung bleibt unberücksichtigt13.

Für die Berechnung der Zustandsgrößen in den einzelnen Behältern werden folgende
Annahmen getroffen:

• Jeder Behälter wird als homogen betrachtet. Dadurch werden alle Größen auf
ihre Zeitabhängigkeit bzw. Kurbelwinkelabhängigkeit14 reduziert.

• Die Zustandsänderungen werden als quasistationär angenommen, d.h. jeder
Zeitschritt wird für sich so behandelt, als würde ein stationärer Zustand vor-
liegen.

• Das Arbeitsgas wird als quasiideal angesehen. Für die kalorischen Zustands-
größen wird zwar deren Abhängigkeit von Temperatur und Gaszusammen-
setzung berücksichtigt, jedoch gelten im übrigen die Gesetzmäßigkeiten der
idealen Gase.

• Reibungskräfte im Arbeitsgas werden vernachlässigt, so dass mit der Voraus-
setzung örtlich konstanten Drucks innerhalb jeden Behälters der Impulssatz
keine Aussage liefert.

Zur Berechnung eines solchen nulldimensionalen Systems stehen die Erhaltungssätze
für Masse und Energie sowie die thermische Zustandsgleichung des Arbeitsgases zur
Verfügung. In differentieller Form formuliert, ergeben diese 3 Grundgleichungen ei-
ne homogene Differentialgleichung 1. Ordnung für die Temperatur im betrachteten
Behälter. Je nach Komplexität des Behälters sind für die Lösung dieser Gleichung
weitere Randbedingungen vorzugeben [84], [78]. Im Fall des Zylinders sind Kennt-
nisse zur Energiefreisetzung (Brennverlauf) im Brennraum, zum Wandwärmestrom
im Zylinder [83], [43] und im Zylinderkopf [86] sowie zu den kalorischen Stoffeigen-
schaften [52], [26] notwendig.

Eine ausführliche Beschreibung zur Ermittlung der genannten Gleichungen und
Randbedingungen auf der Grundlage des hier verwendeten nulldimensionalen Pro-
grammsystems erfolgte bereits mehrfach in der Literatur [14], [43], so dass hier nur
die Ansätze beschrieben werden, die unmittelbar Relevanz besitzen.

12Auf Grund des veränderlichen Volumens stellt der Zylinder die komplexeste Behälterausprägung dar.
13es sei denn, über die Behälteroberfläche soll ein Wandwärmeverlust erfasst werden
14Umrechnung durch dt = 1

ω
· dϕ
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3.2.2 Verbrennung und Brennverlauf

Für die Erfassung der zylinderinternen Zustandsänderungen sind Kenntnisse zum
zeitlichen Verlauf der Energiefreisetzung erforderlich. Mit Hilfe des mit ausreichender
Genauigkeit messbaren Zylinderdruckverlaufes lässt sich über eine thermodynami-
sche Druckverlaufsanalyse ein so genannter realer Brennverlauf dQB/dϕ ermitteln.
Dieser Brennverlauf enthält sämtliche, den Ablauf der Verbrennung charakterisieren-
den Eigenschaften des Motorbetriebspunktes und ist punktweise dem Simulations-
programm vorzugeben. Derart reale Brennverläufe finden auch in der vorliegenden
Arbeit Anwendung.

3.2.3 Verknüpfungsstellen

Zwei Behälter werden durch eine Verknüpfungsstelle miteinander verbunden, über
die ein Massen- und Energieaustausch stattfindet. Dieser Austausch kann entweder
durch das an der Verknüpfungsstelle anliegende Druckverhältnis (zum Beispiel bei
Ein- und Auslassventilen) oder durch besondere Wirkmechanismen (zum Beispiel
bei Strömungs- und Verdrängermaschinen) verursacht werden. Die sich ergebenen
Massenströme werden mit Hilfe der Durchflussgleichung nach de Saint-Venant be-
stimmt. Sie entsteht aus dem Energiesatz für isentrope Strömung [34] und kann für
beliebige Drosselstellen wie folgt formuliert werden:

ṁ = Aeff ·
√

p01 · %01 ·

√
2 · κ
κ− 1

[(
p2

p01

) 2
κ

−
(

p2

p01

)κ+1
κ

]
(3.1)

mit ṁ Massenstrom in kg/s
Aeff effektiver Drosselquerschnitt in m2

p01 Gesamtdruck vor Drossel in bar
%01 Dichte vor Drossel in kg/m3

p2 statischer Druck nach Drossel in bar

Dabei ist der effektive Drosselquerschnitt Aeff über die Beziehung

Aeff = µ · Ageo (3.2)

mit dem geometrischen Drosselquerschnitt Ageo verknüpft. Diese Beziehung erfasst
die Strömungsverluste an der Drosselstelle und muss experimentell an einem stati-
onären Durchflussprüfstand ermittelt werden [14]. Die Vernachlässigung der kine-
tischen und der potentiellen Energie innerhalb der nulldimensionalen Modellierung
führt für eine derartige adiabat irreversible Drosselstelle zu einer isenthalpen Zu-
standsänderung nach Abb. 3.1 [3], [49].

Für den Fall, dass die Verknüpfungsstelle eine Strömungs- oder Verdrängermaschine
darstellt, ist ein gesonderter Berechnungsgang notwendig, der in Abschn. 3.4 be-
handelt wird.
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Abb. 3.1 Zustandsänderung einer adiabaten Drossel ohne Berücksichtigung der kinetischen
und potentiellen Energie [1→2] im Vergleich zum adiabat reversiblen (isentropen)
Prozess [1→2s]

3.2.4 Motorreibung

Die auf den Kolben übertragene, indizierte Arbeit unterscheidet sich von der an
der Kupplung verfügbaren Nutzarbeit um die Reibarbeit. Aus den Messwerten des
verwendeten Versuchsträgers wurde ein empirischer Ansatz für den Reibmitteldruck
abgeleitet, der von der Motordrehzahl und dem indizierten Mitteldruck abhängt:

pmr =

(
1, 83044 · 10−5 · nMotor + 0, 033

)
·pmi + 1, 87 · 10−4 · nMotor + 0, 289 (3.3)

Der Lasteinfluss fällt gegenüber dem Drehzahleinfluss deutlich geringer aus (vgl.
Abb. 3.2).
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3.3 Eindimensionales Motormodell

3.3.1 Modellannahmen und Grundgleichungen

Ähnlich dem Vorgehen beim nulldimensionalen Modell wird das Motorgesamtsystem
auch bei der eindimensionalen Betrachtung15 in Teilsysteme zerlegt. Dabei wird
zwischen einzelnen Rohrstücken, Rand- oder Übergangsbedingungen und Behältern
bzw. Zylindern unterschieden. In ihrer Berechnung werden diese drei Teilsystemar-
ten ebenso differenziert behandelt. Die Strömung innerhalb der Rohrstücke wird mit
den Gleichungen der anisentropen instationären Gasdynamik ermittelt. Dazu stehen
die Erhaltungssätze für Masse, Energie und Impuls zur Verfügung. Die Rand- oder
Übergangsbedingungen, physikalisch als Drosselstellen zu verstehen, werden über
den quasistationären Ansatz der Strömung behandelt. Der Berechnungsalgorithmus
für die Rand- oder Übergangsbedingungen muss somit die quasistationären thermo-
dynamischen Grundgleichungen mit den gasdynamischen Gleichungen für die insta-
tionäre Rohrströmung verknüpfen. Schließlich werden die Zustandsänderungen der
Behälter und Zylinder rein thermodynamisch gelöst [35], [45].

3.3.2 Instationäre Rohrströmung

Die genannten Erhaltungssätze, die zur Berechnung der instationären Rohrströmung
herangezogen werden, bilden ein System partieller Differentialgleichungen, die in ih-
rer Ausprägung ein kombiniertes Anfangs- und Randwertproblem darstellen. Dabei
liegen diesen Berechnungsgleichungen folgende Annahmen zu Grunde:

• Bei der eindimensionalen instationären Rohrströmung hängen die Zustands-
größen von einer Ortskoordinate und der Zeit ab16.

• Wärmeleitungs- und Vermischungseffekte innerhalb des Arbeitsgases in Rich-
tung der Ortskoordinate bleiben unberücksichtigt. Es tritt keine innere Reibung
auf.

• Es werden der Wärmeübergang und die Reibung an der Rohrwand berück-
sichtigt.

• Das Arbeitsgas wird als ideales Gas betrachtet.

Ausgehend von einem Anfangswert der Zustände Teilchengeschwindigkeit w(x, t0),
Schallgeschwindigkeit a(x, t0) und Druck p(x, t0) wird das Gleichungssystem schritt-
weise nach dem zweistufigen Lax-Wendroff-Verfahren integriert [68], [34], [66].

15am konkreten Beispiel von PROMO
16PROMO lässt zusätzlich Veränderungen im Rohrquerschnitt in Abhängigkeit der Ortskoordinate zu,

so dass eine eineinhalbdimensionale Stömungsberechnung entsteht.
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3.3.3 Rand- oder Übergangsbedingungen

Die Innengeometrien der Drosselstellen verursachen teilweise derart komplexe Strö-
mungsvorgänge, dass sie sich auch beim eindimensionalen PROMO-Modell nicht
mit ausreichender Genauigkeit in Gleichungsform ausdrücken lassen. So fehlen für
den Impulserhaltungssatz im Allgemeinen alle Informationen über Wandreibung,
Druckverteilung an den festen Wänden und die geometrische Form selbst. Daher
wird auch hier das Modell der quasistationär durchströmten Drosselstelle mit den
folgenden Voraussetzungen angesetzt:

• Die Strömung durch die Drosselstellen wird als quasistationär angenommen.
Die Zustandsgrößen besitzen keine Ortsabhängigkeit.

• Das Arbeitsgas wird als ideales Gas betrachtet.

In Analogie zum Vorgehen beim nulldimensionalen Modell benutzt auch der
PROMO-Ansatz die Durchflussgleichung nach de Saint-Venant (Gl. (3.1)) bei der
Berechnung der Zustandsgrößen an den Drosselstellen. Der auch hier empirisch er-
mittelte Durchflussbeiwert µ korrigiert den Idealfall der verlustfreien, isentropen
Strömung auf den Realfall der verlustbehafteten, adiabaten Strömung. Die Ergebnis-
se dieser Drosselströmung liefern gleichzeitig die Zustandsvektoren an den Rändern
der angrenzenden Rohre für die instationäre Strömungsberechnung.

Die Durchflussgleichung nach de Saint-Venant entsteht, wie bereits erwähnt, aus
dem Energiesatz für den gedachten isentropen Vorgang, in den man für die ge-
suchte Austrittstemperatur und die Dichte mit Hilfe der Isentropenbeziehungen den
als bekannt angenommenen Anströmzustand ansetzt. Für jene Drosselstellen, bei
denen die Annahme einer isentropen Zustandsänderung jedoch nicht zutrifft, zum
Beispiel bei der Mischung mehrerer Stoffströme, wird eine verallgemeinerte Form
der Durchflussgleichung (Gl. (3.4)) mit der Modellvorstellung einer reversiblen Zu-
standsänderung eingeführt. Dies wird dadurch erreicht, dass die Bedingung ∆s = 0
(Isentropie) durch die Entropiebilanz für die verlustlose Strömung ersetzt wird. Mit
dieser Bedingung und dem erneuten Ansatz über den Energiesatz wird es zusätzlich
möglich, Wärmeströme und mechanische Leistungen innerhalb der quasistationären
Drosselströmung zu berücksichtigen - eine wesentliche Voraussetzung, um die Verei-
nigungsströmung in Mehrfachrohrverzweigungen oder auch Ladeluftverdichter, La-
deluftkühler, ein- und mehrflutige Abgasturbinen und mechanische Lader berechnen
zu können. Für eine ausführliche Herleitung dieser allgemeinen Durchflussgleichung
sei auf [34] verwiesen.
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ṁmth = Am
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ṁj ·T0j
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ṁm·T0i
; ϑ =

ṠQ

cp·ṁmth

ṁth theoretischer Massenstrom in kg/s
A Rohrquerschnitt in m2

p0 Gesamtdruck in bar
%0 Dichte in kg/m3

P Wellenleistung in W

Q̇ Wärmestrom in J/s
T0 Totaltemperatur in K

ṠQ Entropiestrom in J/(K·s)
j = 1 . . . i logische Rohrseitenindizes der einströmenden Massen
k = 1 . . . m logische Rohrseitenindizes der ausströmenden Massen

Damit steht eine für alle Drosselstellen gültige Gleichung zur Verfügung, die durch
einfaches Einsetzen der vorliegenden Zustandsgrößen und Herausstreichen der ver-
nachlässigten bzw. nicht vorhandenen Größen an eine konkrete Drosselstelle ange-
passt werden kann. So ergibt sich die Durchflussgleichung nach de Saint-Venant als
Spezialfall von Gl. (3.4) [67].

3.3.4 Zylinder- und Behälterberechnung

Die rechnerische Behandlung der Behälter17 im Rahmen der eindimensionalen Mo-
dellierung ist identisch zu dem bereits beim nulldimensionalen Modell vorgestellten
Ansatz. Es gelten die gleichen Annahmen:

• Die Zustandsänderungen werden als quasistatisch betrachtet. Es liegt keine
Innenströmung vor.

• Das Arbeitsgas ist ein quasiideales Gas.

17Auch hier stellt der Zylinder eine Sonderausprägung des Behälters dar.
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3.4 Abgasturboaufladung

3.4.1 Allgemeines

Das Ziel der Aufladung, die Ladungsdichte des Arbeitsmediums auf einen Wert ober-
halb der Umgebungsdichte anzuheben, entstammt ursprünglich allein dem Wunsch,
die effektive Motorleistung zu erhöhen. Für einen Viertaktmotor berechnet sich diese
Leistung nach Gl. (3.5) [55]:

Pe =
Hu

Lmin

· VH · nM · λl · %L

λV

· ηi · ηm (3.5)

mit Hu Heizwert in kJ/kg
Lmin Mindestluftbedarf in kg/kg
VH Hubvolumen des Motors in m3

nM Motordrehzahl in s−1

λl Liefergrad
%L Luftdichte vor Einlassventil in kg/m3

λV Verbrennungsluftverhältnis
ηi innerer Wirkungsgrad
ηm mechanischer Wirkungsgrad

Demzufolge ist der Wunsch nach Leistungssteigerung durch direkte oder indirekte
Änderung der in Gl. (3.5) genannten Größen möglich:

• Durch die Vorgabe der Kraftstoffart liegen Hu und Lmin fest.

• Das Hubvolumen VH = z · Vh ist für einen gegebenen Motor konstant, obwohl
eine Vergrößerung, entweder durch Erhöhen der Zylinderzahl z oder des Zy-
linderhubvolumens Vh, ein häufig beschrittener Weg zur Leistungssteigerung
darstellt. Dafür ist jedoch ein erheblicher konstruktiver Aufwand zu betreiben,
gleichzeitig ist mit einem Verbrauchsanstieg, zumindest im Teillastbetrieb, zu
rechnen.

• Eine Steigerung der Motornenndrehzahl nM geht mit einer quadratischen Er-
höhung der mechanischen Triebwerksbelastung einher, die durch die Forderung
nach einer angemessenen Lebensdauer nicht beliebig verändert werden kann.

• Der Liefergrad λl gibt an, in welchem Maß der Zylinder nach dem Ladungs-
wechsel, insbesondere auch nach der Ventilüberschneidungsphase, mit Frischla-
dung gefüllt werden konnte. Demnach sind die Steuerzeiten und die effektiven
Drosselquerschnitte der Ventile in Verbindung mit der Kolbenbewegung aber
auch das Ansaug- und Abgassystem Einflussgrößen für den Liefergrad. Da der
Liefergrad zusätzlich drehzahlabhängig ist, steht der konstruktive Aufwand,
der mit der Änderung einer der genannten Größen anfällt, nur selten in einem
akzeptablen Verhältnis zu einer möglichen Leistungssteigerung.

• Einer Minimierung des Verbrennungsluftverhältnisses λV sind beim Ottomotor
durch den schmalen Zündbereich und beim Dieselmotor durch die Gefahr des
Rußens Grenzen gesetzt.
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• Eine Erhöhung des inneren Wirkungsgrads ηi lässt sich durch verbesserte
Brennverfahren oder höhere Verdichtungsverhältnisse darstellen. Ersteres ist
Bestandteil ständiger Entwicklungstätigkeiten, die jedoch nur begrenzte Leis-
tungssteigerungsraten erwarten lassen. Letzteres unterliegt Einschränkungen,
die sich aus den Forderungen an den Motorbetrieb wie zum Beispiel Lauf-
geräusch ergeben.

• Die Verbesserung des mechanischen Wirkungsgrads ηm zielt auf konstruktive
Triebwerksänderungen wie Downsizing oder Zylinderabschaltung ab und ist
ebenfalls nur mit erheblichem Mehraufwand darstellbar.

• Schließlich bleibt eine Erhöhung der Luftdichte %L als aussichtsreichste Maß-
nahme zur Leistungssteigerung erhalten.

Die allgemeine Gaszustandsgleichung nach Gl. (3.6)

%L =
pL

R · TL

(3.6)

mit pL Druck vor Einlassventil (= Ladedruck) in N/m2

R Gaskonstante in J/kg·K
TL Temperatur vor Einlassventil in K

verdeutlicht, dass eine Druckerhöhung und/oder Temperaturreduzierung die gewün-
schte Dichteänderung bewirken. Da die Temperatur TL nach unten durch das Um-
gebungsniveau begrenzt ist, verbleibt der so genannte Ladedruck pL als derjenige
Parameter mit dem größten Potenzial für eine Steigerung der Motorleistung [52].
Das dazu notwendige Aggregat, welches die Ansaugluft auf einen Ladedruck ober-
halb des Atmosphärendrucks bringt, wird allgemein als Lader bezeichnet. Eine Ein-
teilung der Aufladearten wurde bereits in Abschn. 3.1.1 vorgenommen.

Die Abgasturboaufladung ist das mit Abstand am meisten angewendete und am
vielseitigsten einsetzbare Aufladesystem [49]. Es wird insbesondere deshalb auch im
PKW- und Nfz-Bereich bevorzugt angewendet, weil bei hochgradig instationären
Motorbetriebsbedingungen noch vergleichsweise hohe Motorleistungsdichten und
Gesamtwirkungsgrade darstellbar sind.

3.4.2 Grundlagen

Der Abgasturbolader (vgl. Abb. 3.3) von Fahrzeugmotoren besteht aus zwei ther-
mischen Strömungsmaschinen, dem Radialverdichter als Strömungsarbeitsmaschine
und der Radialabgasturbine als Strömungskraftmaschine. Beide Maschinen sind über
eine gemeinsame Welle verbunden. Die rein thermodynamische Kopplung des Turbo-
laders mit dem Verbrennungsmotor bewirkt, dass sich der Turboladerbetriebspunkt
als Gleichgewichtszustand zwischen Verdichter- und Turbinenleistung ausgehend
vom momentanen Abgasenergieangebot des Motors einstellt. Der Verdichter hat da-
bei die Aufgabe, dem Verbrennungsmotor vorverdichtete Frischladung zur Verfügung
zu stellen. Er wird von der Turbine angetrieben, die dem heißen Motorabgas ther-
mische Energie entzieht und in mechanische Energie umwandelt.
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Abb. 3.3 Schnittmodell eines (Fixgeometrie-)Abgasturboladers (links) und einer VTG-
Abgasturbine (rechts)

Der Radialverdichter besteht aus dem Verdichterlaufrad, dem Diffusor und dem Spi-
ralgehäuse. Durch die Drehung des Laufrades wird Luft axial angesaugt und im Rad
auf hohe Geschwindigkeit beschleunigt. Die Luft verlässt das Verdichterrad in radia-
ler Richtung. Im Diffusor wird die Geschwindigkeit der Luft weitgehend verlustfrei
verringert. Die Folge davon ist eine Steigerung von Druck und Temperatur. Der
Diffusor wird aus der Verdichterrückwand und einem Teil des Spiralgehäuses gebil-
det. Im Spiralgehäuse wird die Luft gesammelt und ihre Geschwindigkeit bis zum
Verdichteraustritt weiter reduziert.

Die Radialturbine besteht aus dem Turbinenlaufrad und dem Turbinengehäuse. Das
Turbinenlaufrad wird zentripetal, d.h. in radialer Richtung von außen nach innen
durchströmt, das Ausströmen erfolgt in axialer Richtung. Die Motorabgase werden
durch den Strömungsquerschnitt der Turbine aufgestaut, so dass sich zwischen Ein-
tritt und Austritt der Turbine ein Druck- und Temperaturgefälle einstellt. Dieses
Gefälle wird in der Turbine in kinetische Energie umgesetzt, die das Turbinenlauf-
rad antreibt [38].

Bei der Kopplung eines Turboladers mit einem Verbrennungsmotor sind in vielerlei
Hinsicht Randbedingungen zu beachten, die eine gewissenhafte Auslegung bzw. Aus-
wahl des Turboladers erfordern. So muss beispielsweise, ausgehend von den Anfor-
derungen, die ein derart gekoppeltes Fahrzeug-Antriebssystem liefern soll, sicherge-
stellt werden, dass entlang der Motordrehzahl der gewünschte Volllast-Ladedruck er-
reicht wird. Für (Fixgeometrie-)Abgasturbolader (vgl. Abb. 3.3) wird dazu die Tur-
binengröße so ausgewählt, dass bei ca. 40% der Motornenndrehzahl der gewünschte
maximale Ladedruck zur Verfügung steht [60]. Für Drehzahlen höher als diese, beim
maximalen Drehmoment, ist der Ladedruck dann mit steigender Motordrehzahl so
einzuregeln, dass schließlich die gewünschte Nennleistung dargestellt werden kann.
Diese Regelung wird durch ein Waste-Gate realisiert. Die Auslegung eines Turbo-
laders mit verstellbarem Leitapparat am Turbineneintritt (VTG) (vgl. Abb. 3.3)
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geschieht demgegenüber am Nennleistungspunkt des Motors. Mit einem nahezu
vollständig geöffneten Leitapparat18 muss der geforderte Ladedruck für diesen Mo-
torbetriebspunkt dargestellt werden. Mit fallender Motordrehzahl wird der Leitappa-
rat kontinuierlich geschlossen. Das maximale Drehmoment des Motors wird bei einer
in etwa mittleren Leitschaufelposition erreicht. In beiden Fällen ist grundsätzlich
sicherzustellen, dass bei einer Volllastbeschleunigung der Betriebspunkt des Tur-
boladerverdichters nicht die Pumpgrenze in Richtung instabilen Betriebsverhaltens
überschreitet.

Eine derartige Auslegung setzt Kenntnisse zur Turboladercharakteristik, und zwar
getrennt für Verdichter und Turbine, voraus. Es sind spezifische Daten für eine ab-
solute Bewertung, aber auch für einen relativen Vergleich zwischen verschiedenen
Strömungsmaschinen erforderlich. Insbesondere dann, wenn Simulationssysteme zur
Beschreibung des Turboladerverhaltens selbst oder in Kombination mit einem Ver-
brennungsmotor zum Einsatz kommen, muss das Betriebsverhalten des Turboladers
dargestellt werden können [36], [31]. Dazu existieren standardisierte Methoden, die
im folgenden vorgestellt werden.

3.4.3 Vermessungs- und Berechnungsmethodik für Abgasturbolader

Zur Beurteilung der Leistungsfähigkeit eines Turboladers wird dieser im Allgemei-
nen auf speziellen Brennkammerprüfständen19 vermessen. Dabei entstehen normierte
Kennfelder, die das Durchsatz- und Wirkungsgradverhalten, getrennt für Verdichter
und Turbine, charakterisieren.

Die Untersuchungen für die vorliegende Arbeit erfolgten an einem Abgasturbolader-
prüfstand der Forschungsstelle. Das zugehörige Schaltschema zeigt Abb. 3.4 a). Die
Turbine wird hierbei mit einem konstanten, in seiner Temperatur regelbaren Heiß-
gasmassenstrom, der in einer Brennkammer durch Verbrennung von Dieselkraftstoff
erzeugt wird, beaufschlagt. Die Verbrennungsluft stellt ein externer Axialverdichter
(Verdichter 1) bereit. Weiterhin besteht auch die Möglichkeit, die Turbine nur über
den Luftmassenstrom aus Verdichter 1, im Rahmen einer Kaltvermessung, anzutrei-
ben. Der dann darstellbare Betriebsbereich des Turboladers ist jedoch im Vergleich
zur Heißvermessung deutlich eingeschränkt.

Der Verdichter wird über die gemeinsame Welle mit der Turbine von dieser angetrie-
ben und saugt seine Luft über eine Einlaufdüse aus der Umgebung frei an. Eine dem
Turboladerverdichter nachgeschaltete zweistufige Drosselkombination ermöglicht die
Regelung der Verdichterleistung, so dass bei eingestellter konstanter Drehzahl ei-
ne Kennlinie zwischen Widerstandsparabel des Prüfstands und Pumpgrenze aufge-
nommen werden kann. Zur Erfassung der Zustände für Verdichterdruckverhältnisse
kleiner eins, also im IV. Quadranten des Verdichterkennfelds, fördert ein externer
Verdichter (Verdichter 2) vorverdichtete Luft zum Eintritt des Turboladerverdich-
ters. Dieser fungiert in dieser Betriebsart als Drossel und baut den angebotenen
Druck entsprechend ab. Wird der Rotor des Turboladers zusätzlich blockiert, kann

18meist nur zu ca. 80% geöffnet, damit eine Verstellreserve für die Ladedruckregelung verbleibt
19oft auch als Turboladerprüfstand bezeichnet



3.4 ABGASTURBOAUFLADUNG 27

Kamin

MS1MS2

ATL

Luft

Brennstoff

Brennkammer

Verdichter 1

Luft

M M
33

Verdichter 2

Luft

M
3

p ,T3 3

VT

M
3

p ,T4 4

p ,T2 2

p ,T1 1

T0

p0

P
um

pg
re

nz
e

O
pt

im
al

pa
ra

be
l

Verdichter-
kennlinie

0

1

0,8

n = konstantATL

1,2

1,4

1,6

V

0

Widerstandsparabel
des Prüfstands

V

a) b)

p2t

p1t

hsV

p1t

p2t

Abb. 3.4 a) Schemabild des Abgasturbolader-Prüfstands der Forschungsstelle, b) Erweite-
rung der Kennfelddarstellung des Verdichters in den IV. Quadranten

die
”
Nulldrehzahl“ des Verdichters vermessen werden, vgl. Abb. 3.4 b). Die Erfas-

sung der Verdichterzustände im IV. Quadranten wird insbesondere dann wichtig,
wenn der nachgeschaltete Motor kurzzeitig ein höheres Schluckverhalten aufweist,
als dies durch den Verdichter abgedeckt werden kann20.

Zur möglichst genauen Erfassung der Betriebsgrößen des Turboladers sind die
gasführenden Leitungen vor und nach Verdichter sowie vor und nach Turbine gera-
de ausgeführt und beinhalten Sensorik (vgl. Tab. 3.3) mit entsprechenden Beruhi-
gungsstrecken zur Bestimmung von Druck und Temperatur. Zur Verringerung der
Wärmeverluste, insbesondere derjenigen nach dem Verdichter und vor der Turbine,
werden die Rohrleitungen gesondert wärmeisoliert. Im Rahmen einer Turbolader-
bzw. Kennfeldvermessung werden die in Tab. 3.3 aufgelisteten Messgrößen auf-
genommen. Sie führen anschließend im Rahmen einer nachfolgend beschriebenen
Messwertaufbereitung zu den relevanten Kennfelddarstellungen, ebenfalls wieder se-
parat für Verdichter und Turbine [53].

Verdichter

Mit dem Gesetz nach Bernoulli über die Konstanz des Gesamtdrucks einer Strömung

1

2
· % · w2 + p = konst. (3.7)

20wie zum Beispiel bei plötzlichen Fahrzeug-Beschleunigungsvorgängen
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Tab. 3.3 Messstellen und Sensorik am Abgasturbolader-Prüfstand

Messgröße Sensortyp Messbereich Genauigkeit

T1 (Total-)Temperatur vor
Verdichter

Widerstands-
thermometer

Pt100 0-200 ◦C ±0,2 ◦C

p1 statischer Druck vor Ver-
dichter

piezoresistiver
Aufnehmer

absolut 0-3 bar ±2,0 mbar

T2 (Total-)Temperatur nach
Verdichter

Widerstands-
thermometer

Pt100 0-200 ◦C ±0,2 ◦C

p2 statischer Druck nach Ver-
dichter

piezoresistiver
Aufnehmer

relativ 0-2,5 bar ±2,5 mbar

T3 (Total-)Temperatur vor
Turbine

Thermoelement NiCr-Ni 0-1350 ◦C ±1,5 ◦C

p3 statischer Druck vor Turbi-
ne

piezoresistiver
Aufnehmer

relativ 0-2,5 bar ±2,5 mbar

T4 (Total-)Temperatur nach
Turbine

Thermoelement NiCr-Ni 0-1350 ◦C ±1,5◦C

p4 statischer Druck nach Tur-
bine

piezoresistiver
Aufnehmer

relativ 0-2,5 bar ±2,5 mbar

ṁV Verdichter-Massenstrom Einlaufdüse ø = 45mm 0-0,12 kg/s ±0,1%

ø = 65mm 0,08-0,24 kg/s

ø = 82,5mm 0,14-0,40 kg/s

ṁT Turbinen-Massenstrom Heißfilm-
Anemometer

Sensyflow P
(DN 100)

40-1200 kg/h ±1,0%

Kraftstoffwaage AVL 7130 0-160 kg/h ±0,15%

nATL Turboladerdrehzahl induktiver Auf-
nehmer

acam-mess-
electronic

200 - 400.000 min−1

lassen sich unter Einbeziehung des gemessenen Verdichtermassenstroms ṁV die
Gesamt- bzw. Totaldrücke vor und nach Verdichter bestimmen (R = 287 J/(kg·K)):

p1t = p1 +
ṁ2

V

2 · A2
V,Ein ·

p1

R · T1

(3.8)

p2t = p2 +
ṁ2

V

2 · A2
V,Aus ·

p2

R · T2

(3.9)

Mit dem Verdichter-Totaldruckverhältnis aus dem Zusammenhang

πV,t =
p2t

p1t

(3.10)

und der Isentropenbeziehung folgt die isentrope Gesamtenthalpiedifferenz am Ver-
dichter (cp,V = 1012 J/(kg·K), κV = 1,4):

∆hsV,t = cp,V · (T2s − T1) = cp,V · T1 ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
(3.11)



3.4 ABGASTURBOAUFLADUNG 29

Die reale Gesamtenthalpiedifferenz entsteht aus:

∆hV,t = cp,V · (T2 − T1) (3.12)

Der Quotient aus diesen Enthalpiedifferenzen ergibt den isentropen Verdichterwir-
kungsgrad:

ηsV =
∆hsV,t

∆hV,t

=

T1 ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
T2 − T1

(3.13)

Damit lässt sich die Verdichterleistung aus der Beziehung

PV = ṁV ·∆hV,t = ṁV · ∆hsV,t

ηsV

= ṁV · cp,V · (T2 − T1) (3.14)

bestimmen.

Abb. 3.5 zeigt die zugehörige Zustandsänderung des Arbeitsmediums21 zwischen
Verdichterein- und -austritt im h,s-Diagramm. Bei der Verdichtung von der Iso-
baren p1t auf die Isobare p2t ist unter der Annahme des Verdichters als adiabate
(=wärmedichte) Maschine der ideale Prozess durch die isentrope Zustandsänderung
mit ds = 0 gegeben (1 → 2s). Sie stellt die minimal aufzuwendende Verdichtungs-
arbeit des adiabaten Verdichters dar. Im realen Verdichter stellen sich mehr oder
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Abb. 3.5 Zustandsänderung im Verdichter

weniger große Strömungsverluste ein, so dass auch bei adiabater Betrachtung der
resultierende Zustand auf der Isobaren p2t stets weiter rechts, bei einer größeren
Entropie, enden muss (1 → 2). Die Güte des Verdichtungsprozesses wird durch den
isentropen Verdichterwirkungsgrad ηsV beschrieben. Dabei werden alle Verluste, un-
abhängig von deren Art, wie sie zwischen den Messstellen 1 und 2 gegenüber dem

21am Verdichter im Allgemeinen Luft
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Idealfall entstehen, als Irreversibilitäten im Rahmen einer adiabaten Prozessführung
interpretiert.

Turbine

In Analogie zum Vorgehen beim Verdichter wird auch turbinenseitig zunächst der
Totaldruck vor Turbine bestimmt (R = 287 J/(kg·K)):

p3t = p3 +
ṁ2

T

2 · A2
T,Ein ·

p3

R · T3

(3.15)

Mit dem Turbinendruckverhältnis (total zu statisch)

πT =
p3t

p4

(3.16)

ergibt sich die isentrope Enthalpiedifferenz (cp,T = 1160 J/(kg·K), κT = 1,33)22:

∆hsT = cp,T · (T3 − T4s) = cp,T · T3 ·
[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

]
(3.17)

Die Bestimmung der verlustbehafteten Turbinen-Enthalpiedifferenz

∆hT = cp,T · (T3 − T4) (3.18)

zur Beschreibung eines isentropen Wirkungsgrads für die Turbine in der Form

ηsT =
∆hT

∆hsT

(3.19)

scheitert im Allgemeinen an einer sauberen Bestimmung der Turbinenaustrittstem-
peratur T4. Eine Ursache dafür ist die zum Teil stark drallbehaftete Turbinenab-
strömung, die eine repräsentative Messung der Temperatur am Turbinenaustritt er-
schwert. Bei kleinen Turboladerdrehzahlen respektive geringen Massenströmen lau-
fen zusätzlich zwischen Turbine und Verdichter Wärmeübertragungsvorgänge ab, die
im Verhältnis zur geleisteten Turbomaschinenarbeit nicht unberücksichtigt bleiben
können. Nach [75] ergaben sich bei Abgasturboladern unterschiedlicher Bauform bei
dieser Art der Auswertung für den Turbinenwirkungsgrad Werte bis über 600% [80].

Dieser Mangel in der Temperaturbestimmung wird durch die Formulierung des
Turboladerwirkungsgrads ηTL behoben. Unter stationären Bedingungen23 besteht
prinzipbedingt immer ein Leistungsgleichgewicht zwischen Verdichter und Turbine
PV = PT :

ṁV · ∆hsV,t

ηsV

= ṁT ·∆hsT · ηsT · ηmTL (3.20)

22inzwischen wird nicht mit Mittelwerten, sondern mit Stoffwerten nach JUSTI gerechnet
23ist als Randbedingung bei der Kennfeldvermessung auf Brennkammer-Prüfständen stets einzuhalten



3.4 ABGASTURBOAUFLADUNG 31

Die mechanischen Verluste für Verdichter und Turbine sind bereits im mechanischen
Wirkungsgrad des Turboladers ηmTL zusammengefasst und werden der Turbine zu-
geschlagen. Das verbliebene Produkt aus isentropem Turbinenwirkungsgrad ηsT und
mechanischem Wirkungsgrad ηmTL geht schließlich in den Turbinenwirkungsgrad ηT

über und lässt sich wie folgt beschreiben:

ηT = ηsT · ηmTL =
1

ηsV

· ṁV ·∆hsV,t

ṁT ·∆hsT

=
1

ηsV

·
ṁV · cp,V · T1 ·

(
π

κV −1

κV
V,t − 1

)
ṁT · cp,T · T3 ·

[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

]
(3.21)

Der Turboladerwirkungsgrad ηTL ergibt sich folglich aus dem Produkt von ηsV und
ηT [41]:

ηTL = ηsV · ηT = ηsV · ηsT · ηmTL = ηsV · ηsT · ηmV · ηmT (3.22)

Abb. 3.6 zeigt analog zur Vorgehensweise beim Verdichter die Zustandsänderung
der Turbine im h,s-Diagramm, ausgehend vom Zustandspunkt 3. Der Zustands-
punkt 4 entsteht hingegen unter Zuhilfenahme des Turbinenwirkungsgrads ηT , der
wie beschrieben aus dem Quotienten von ηTL und ηsV gebildet wurde. Es ergibt sich
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Abb. 3.6 Zustandsänderung in der Turbine

die ebenfalls als adiabat angenommene Zustandsänderung (3 → 4), der Wirkungs-
grad ηT gibt Auskunft über die Güte des Prozesses im Vergleich zur Isentropen
(3 → 4s) [4]. Damit enthält der Turbinenwirkungsgrad neben den gesamten me-
chanischen Verlusten des Turboladers und den der Turbine zugehörigen Verlusten
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auch jenen Fehler, der bei der Verdichterauswertung im vorangegangenen Schritt
unberücksichtigt blieb.

Die hier vorgestellten Wirkungsgrade, sowohl verdichter- als auch turbinenseitig,
werden oft auch als gemessene Wirkungsgrade bezeichnet. Genau genommen sind
sie Berechnungsergebnisse auf der Grundlage, dass Verdichter und Turbine des Tur-
boladers als adiabate Turbomaschinen angenommen werden.

3.4.4 Kennfelddarstellung für Verdichter und Turbine

Vor der Darstellung der am Prüfstand aufgenommenen Messwerte bzw. der im Nach-
gang berechneten Werte wird zum Zweck der besseren Vergleichbarkeit verschiedener
Turbolader eine Normierung vorgenommen. Die Wirkungsgraddarstellungen basie-
ren in der Regel immer auf den in Abschn. 3.4.3 dargestellten Berechnungsvor-
schriften und den darin enthaltenen Annahmen.
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Abb. 3.7 Verdichter-Durchsatzkennfeld bei kalter und heißer Turbinenanströmung

Am Verdichter gelten als Normierungsvorschriften für die Drehzahl nV,Norm

nV,Norm = nV ·
√

TV,Ref

T1

(3.23)
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mit TV,Ref = 293,15 K Verdichter-Referenztemperatur

und für den Massenstrom ṁV,Norm

ṁV,Norm = ṁV ·

√
T1

TV,Ref

· pV,Ref

p1t

(3.24)

mit pV,Ref = 0,981 bar Verdichter-Referenzdruck

Abb. 3.7 charakterisiert das Verdichter-Durchsatzverhalten bei einer Kaltvermes-
sung (T3 = 293 K) und bei einer Heißvermessung (T3 = 873 K). Es ist der deutlich
eingeschränkte Betriebsbereich hinsichtlich hoher Drehzahlen im Falle der Kaltver-
messung gegenüber der Heißvermessung zu erkennen. Demgegenüber erlaubt die
Kaltvermessung die Untersuchung des unteren Schwachlastbereichs des Turboladers
bis hin zur

”
Nulldrehzahl“. Dieser Schwachlastbereich wird in Abb. 3.9 gesondert

betrachtet.

Desweiteren lässt sich feststellen, dass die Durchsatzkennlinien und die Lage der
Pumpgrenze für beide Turbineneintrittstemperaturen im Rahmen der Messgenauig-
keit keine Abweichungen voneinander aufweisen. Dies war so zu erwarten, da ein
eventueller Wärmefluss von der Turbine zum Verdichter keinen Einfluss auf die
Fähigkeit des Verdichters haben dürfte, Luft zu komprimieren.
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Abb. 3.8 Verdichter-Wirkungsgradkennfeld bei kalter und heißer Turbinenanströmung

Abb. 3.8 zeigt für beide Turbineneintrittstemperaturen die zugehörigen isentropen
Verdichterwirkungsgrade. Im Unterschied zum Durchsatzverhalten lässt sich für die
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Wirkungsgradwerte eine deutliche Abhängigkeit von der Turbineneintrittstempe-
ratur erkennen. Während bei niedrigen Turboladerdrehzahlen diese Abhängigkeit
relativ groß ist, nimmt sie mit steigender Drehzahl kontinuierlich ab. Diese Abnah-
me ist darauf zurückzuführen, dass der Verdichter aufgrund der kurzen Verweildauer
der Luft im Verdichtergehäuse sich zunehmend wärmedichter verhält.
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Abb. 3.9 Verdichterkennfeld bis nATL = 80.000 min−1 bei kalter und heißer Turbinenan-
strömung

Die Zunahme der Abhängigkeit des Verdichterwirkungsgrads von der Temperatur
des Turbinengases in Richtung sinkender Drehzahlen (vgl. Abb. 3.9) ist primär dar-
auf zurückzuführen, dass der vom Verdichter aufgenommene Wärmestrom die durch
den Verdichter strömende Luft zusätzlich aufheizt und somit die Verdichteraustritts-
temperatur T2 erhöht. So wurde im Kaltversuch bei einer Verdichterdrehzahl von
nV,Norm = 50.000 min−1 ein maximaler isentroper Verdichterwirkungsgrad von ηsV

= 60% gegenüber 48% beim Warmversuch ermittelt. Nimmt man nun an, dass sich
der aerodynamische Wirkungsgrad des Verdichters zwischen Warm- und Kaltversuch
nicht wesentlich ändert, stellt die Differenz der isentropen Wirkungsgrade zwischen
Warm- und Kaltversuch ein gutes Maß für die übertragene Wärme dar.

Bei Drehzahlen unterhalb von nV,Norm = 80.000 min−1 ist der oben beschriebene
Einfluss der Wärmeströme auf den isentropen Verdichterwirkungsgrad nicht mehr
vernachlässigbar. Da der gemessene (isentrope) Wirkungsgrad in der Motorprozess-
Simulation zur Bestimmung der Verdichterleistung sowie der Verdichteraustrittstem-
peratur verwendet wird, dieser so gemessene Wirkungsgrad aber offensichtlich für
die vom Verdichter tatsächlich aufgenommene Leistung nicht repräsentativ ist, sind
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erweiterte Wirkungsgraddefinitionen erforderlich, die den Wärmeströmen im Tur-
bolader Rechnung tragen. Diese Definitionen werden in Kap. 5 vorgestellt.

Desweiteren zeigt Abb. 3.9 jene Durchsatzkennlinien, die mit Hilfe des zusätzlichen
Verdichters 2 aus Abb. 3.4 bis in den IV. Quadranten hinein vermessen wer-
den konnten. Der Verdichter arbeitet dann entweder als Drossel oder als abnor-
male Turbine [75]. Solange der Verdichter im IV. Quadranten des Kennfelds ein
positives Antriebsmoment aufnimmt, stellt er eine verlustbehaftete Drossel im
Srömungsquerschnitt dar. Sobald der Verdichter jedoch dadurch angetrieben wird,
dass das Strömungsmedium im Verdichter expandiert, das Antriebsmoment also ne-
gativ wird, arbeitet er als abnormale Turbine. Für die in Abb. 3.9 dargestellten
Kennlinien (nV,Norm = 50.000 min−1 und nV,Norm = 0 min−1) lassen sich die Durch-
satzverläufe stetig in den IV. Quadranten hinein fortführen. Die zu derartigen Durch-
satzkennlinien gehörigen Wirkungsgradverläufe erreichen bei einem Druckverhältnis
von 1 den Wert 0. Für inverse Druckverhältnisse wird der isentrope Verdichterwir-
kungsgrad dann negativ, da in diesem Bereich dessen Definition nicht mehr gültig
ist.
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Auch für die Turbine sind Normierungsvorschriften für die Drehzahl nT,Norm

nT,Norm = nT ·
√

TT,Ref

T3

(3.25)

mit TT,Ref=873,15 K Turbinen-Referenztemperatur

und den Massenstrom ṁT,red einzuhalten.

ṁT,red = ṁT ·
√

T3

p3t

(3.26)

In Abb. 3.10 ist das auf Herstellerangaben basierende Durchsatz- und Wirkungs-
gradverhalten der Turbine für sechs verschiedene VTG-Stellungen bei einer Turbi-
neneintrittstemperatur von T3 = 873 K mit der reduzierten Drehzahl als Parameter
dargestellt. Es zeigt sich, dass sich die Durchsatzkennlinien der Turbine für konstan-
te reduzierte Drehzahlen - in Übereinstimmung mit der theoretischen Modellierung
der Turbine als eine mit dem Turbinendruckverhältnis größer werdende Blende -
stetig abbilden lassen.
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Abb. 3.11 Turbinenwirkungsgradkennfeld

Die Verläufe für den Turbinenwirkungsgrad aus Abb. 3.10 lassen ansatzweise eine
Parabelform erkennen und sind ebenfalls stetig darstellbar. Der eingeschränkte Be-
triebsbereich einer üblichen Kennfeldvermessung verhindert jedoch eine breite Dar-
stellung über das Turbinendruckverhältnis bei konstanter Drehzahl. In [58] konnte



3.4 ABGASTURBOAUFLADUNG 37

eine Turboladerprüfstandsanordnung aufgebaut werden, mit deren Hilfe ein erwei-
terter Leistungsbereich der Turbine abgebildet werden konnte.
Die Wirkungsgraddarstellung lässt weiterhin erkennen, dass eine gedachte Ver-
bindungskurve optimaler Wirkungsgrade bei

”
geschlossener“ VTG-Stellung (10%)

einen ansteigenden Verlauf über dem Druckverhältnis zeigt. Bei vollständig
geöffnetem Leitgitter sinkt demgegenüber der optimale Wirkungsgrad mit zuneh-
mendem Druckverhältnis.

Für die u/c0-Darstellung der Turbinenwirkungsgrade, die für die Modellierung der
Turbine in der Motorprozess-Simulation vereinzelt erforderlich wird, ist die Umrech-
nung nach Gl. (3.27) notwendig:

u

c0

=

n

60
· π · dT√

2·κT

κT−1
·R · T3 ·

[
1−

(
p3t

p4

) 1−κT
κT

] (3.27)

Diese Umrechnung führt zu den in Abb. 3.11 dargestellten Wirkungsgradverläufen.
Diese relativ kurzen Kurvenstücke dienen in der Motorprozess-Simulation der Abbil-
dung des Turbinenwirkungsgradverhaltens über der Laufzahl (u/c0) in einem Bereich
zwischen 0 und 1. Abb. 3.11 zeigt auch, dass die Bestwirkungsgrade um den Bereich
der mittleren VTG-Stellung erreicht werden. Die Strömung wird in diesem Fall von
den Leitschaufeln wirkungsgradgünstig in Richtung Turbinenlaufrad geführt. Wird
für jede VTG-Stellung und für jede Drehzahl der optimale Turbinenwirkungsgrad
separat aufgetragen, entsteht Abb. 3.12.
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3.4.5 Zusammenwirken von Motorprozess-Simulation und Turbolader-
kennfeld

Die in Abschn. 3.4.4 dargestellten Kennfelder für einen Abgasturbolader dienen
als Eingabe für Programme zur Motorprozess-Simulation. Dazu sind zum einen ge-
eignete Datenstrukturen zur Aufnahme der normierten Kennfelddaten, zum anderen
auch entsprechende Algorithmen zur Auswertung dieser Daten bezogen auf den mo-
mentan betrachteten Motorbetriebspunkt erforderlich. Beides geschieht für die in
der vorliegenden Arbeit betrachteten Programmsysteme THEMOS r© und PROMO
auf unterschiedliche Art und Weise, so dass auf deren Eigenart nachfolgend genauer
eingegangen wird.

Beiden Programmsystemen ist zunächst gemein, dass sowohl der Verdichter als
auch die Turbine als (spezielle) Drosselstellen innerhalb des Behälter-Verknüpfungs-
stellensystems (THEMOS r©) bzw. Rohrleitungssystems (PROMO) interpretiert wer-
den.

Eine weitere Gemeinsamkeit betrifft die Turboladerdynamik, die durch die mechani-
sche Kopplung zwischen Verdichter und Turbine einerseits sowie die thermodynami-
sche Verbindung zwischen Turbolader und Verbrennungsmotor andererseits verur-
sacht wird. Das mechanische Leistungsgleichgewicht am Turbolader lässt sich durch

PT = PV + PR + Pa (3.28)

beschreiben. Demnach steht der Turbinenleistung PT die Verdichterantriebsleistung
PV , die Reibleistung des Turboladers PR und eine resultierende Beschleunigungsre-
serve Pa gegenüber. Die Reibleistung ist im Wesentlichen drehzahlabhängig und wird
aus einer vom Turboladerhersteller vorgegebenen Reibleistungskennlinie ermittelt,
vgl. Abb. 3.13.
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Abb. 3.13 Reibleistungskennlinie des verwendeten Abgasturboladers

Die Verdichter- und Turbinenleistung ergeben sich aus den jeweiligen Kennfelddaten,
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so dass als verbliebene Größe die Beschleunigungsleistung berechenbar wird. Die sich
daraus ergebende Drehzahländerung des Turboladerläufers erfordert zunächst eine
Bestimmungsgleichung für die Beschleunigung. Sie kann unter Zuhilfenahme des
polaren Massenträgheitsmoments des Läufers JATL wie folgt formuliert werden:

Pa = JATL · ωATL ·
dωATL

dt
(3.29)

Das polare Massenträgheitsmoment wirkt dabei als Speicher für mechanische Ener-
gie, so dass die aus der periodischen Turbinenbeaufschlagung herrührenden Leis-
tungsspitzen geglättet werden.
Mit den folgenden Umformungen

ωATL = 2 · π · nATL

dωATL

dt
= 2 · π · dnATL

dt

dnATL

dt
=

dnATL

dϕ
· dϕ

dt
=

dnATL

dϕ
· ωMotor

(3.30)

lässt sich die Differentialgleichung zur Berechnung der Turboladerdrehzahländerung
je Motorkurbelwinkelinkrement ermitteln:

dnATL

dϕ
=

Pa

4 · π2 · JATL · nATL · ωMotor

(3.31)

Besteht ein Überschuss an Turbinenleistung (Pa > 0), erhöht sich die Turbolader-
drehzahl. Ist die Turbinenleistung kleiner als die Summe aus Verdichter- und Reib-
leistung (Pa < 0), fällt die Drehzahl ab. Durch die tatsächlich instationären Strö-
mungsvorgänge im Ladeluft- und Abgassystem schwankt sowohl die während eines
Motorarbeitsspiels zur Verfügung stehende Turbinenleistung als auch die benötigte
Verdichterleistung. In einem stationär eingeschwungenen Motorbetriebspunkt sind
die daraus resultierenden Schwankungen der Turboladerdrehzahl vernachlässigbar
klein (Pa ≈ 0). Während THEMOS r© dennoch in jedem Rechenschritt die Drehzahl
an die aktuelle Leistungsbilanz anpasst, wird in PROMO erst nach einem komplet-
ten Arbeitsspiel eine eventuell vorhandene Beschleunigung ausgewertet.

THEMOSr

Dem Programmsystem THEMOS r© werden die Turbolader-Kennfelddaten durch
direkte Vorgabe der normierten Messwerte als Stützstellen zugänglich gemacht.
Dabei wird nur jene Datenbasis benutzt, die üblicherweise auch der Turbolader-
hersteller bereitstellt. In den nachfolgenden Kennfelddarstellungen (Abb. 3.14 bis
Abb. 3.17) ist diese Datenbasis jeweils durch Stützstellensymbole gekennzeich-
net. Ausgehend von diesen Daten berechnet ein interner, mathematisch basier-
ter Inter- und Extrapolationsalgorithmus [28] jeden beliebigen Verdichter- und
Turbinenbetriebspunkt.
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Zur Darstellung der Leistungsfähigkeit dieser Berechnungsverfahren enthalten die
Kennfelddarstellungen auch die Ergebnisse der an dieser Stelle zunächst offline
durchgeführten Inter- und Extrapolationsberechnungen (durchgezogene Linien). Da
die vorliegenden Kennfeldvermessungen einen größeren Betriebsbereich als die vom
Turboladerhersteller gelieferten Kennfelder abdecken, kann auch die Güte der Ex-
trapolation bewertet werden. Ein direkter Vergleich der Berechnungsergebnisse mit
den vorgegebenen Stützstellen und den zusätzlich an den Kennfeldrändern erfassten
Messwerten erlaubt eine Aussage zur Qualität der Algorithmen. Die Beschränkung
auf eine reduzierte Datenbasis als Programmeingabe entsteht aus der Forderung,
dass die Berechnungsansätze auch dann die geforderte Qualität bieten müssen, wenn
vom Turboladerhersteller nur die Standardkennfelder zu einem Turbolader geliefert
werden.

Verdichter

Abb. 3.14 zeigt die berechneten Inter- und Extrapolationsergebnisse zum Ver-
dichterdurchsatzkennfeld. Für den interpolierten Bereich zeigen die Berechnungen
(durchgezogene Linien) sehr gute Übereinstimmungen mit den vorgegebenen, auf der
Basis heißer Messdaten generierten Stützstellen. Die Extrapolation hin zu großen
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Abb. 3.14 Inter- und Extrapolation des Verdichterdurchsatzkennfelds innerhalb von
THEMOS r© bei Nutzung heißer Messdaten

Turboladerdrehzahlen zeigt jedoch deutliche Unterschiede zwischen Messung und
Rechnung. Die rein mathematisch motivierte Berechnung kann hier nur einen Kenn-
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linienverlauf vorhersagen. Für die Abbildung physikalischer Effekte, zum Beispiel
der Stopfgrenzen bei hohen Drehzahlen, stößt diese Art der Extrapolation an ih-
re Grenzen. Der Betriebsbereich geringer Druckverhältnisse und Drehzahlen wird
anhand von Abb. 3.16 später genauer betrachtet.

Die zugehörigen, auf heißen Messdaten basierenden Verdichterwirkungsgrade sind
in Abb. 3.15 als Isolinien im Durchsatzkennfeld dargestellt. Der Vergleich zeigt,
dass auch hier für den interpolierten Betriebsbereich gute Ergebnisse erzielt wer-
den können, während im extrapolierten Bereich hin zu hohen Turboladerdrehzahlen
ähnlich deutliche Differenzen entstehen.
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Abb. 3.15 Inter- und Extrapolation des Verdichterwirkungsgradkennfelds innerhalb von
THEMOS r© bei Nutzung heißer Messdaten

Unter Verwendung kalter Messdaten zeigt Abb. 3.16 das Durchsatz- und Wirkungs-
gradverhalten für den unteren Schwachlastbereich des Verdichters. Die Durchsatz-
kennlinien weisen im interpolierten Kennfeldgebiet gute Ergebnisse auf. Bei der Ex-
trapolation hin zu geringeren Drehzahlen entstehen jedoch Differenzen, die denen
der Extrapolation hoher Drehzahlen entsprechen. Im Bereich des IV. Quadranten
lassen sich die Kennlinienverläufe stetig weiterführen.

Die Wirkungsgradverläufe zeigen ein ähnliches Verhalten. Während innerhalb des
von Stützstellen vorgegebenen Kennfeldbereichs gute Übereinstimmungen darstell-
bar sind, weist die Extrapolation mit zunehmender Entfernung vom Stützstellenrand
steigende Unterschiede zwischen Messwerten und Rechenergebnissen auf. Im Rah-
men der relativ hohen Messunsicherheiten, die bei der Vermessung dieser Kennfeld-
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Abb. 3.16 Inter- und Extrapolation des Verdichterkennfelds innerhalb von THEMOS r© bei
Nutzung kalter Messdaten

bereiche auftreten, kann dennoch den vorliegenden Berechnungsansätzen insgesamt
eine gute Qualität zugesprochen werden.

Turbine

Abb. 3.17 stellt die Berechnungsergebnisse zum Durchsatz- und Wirkungsgradver-
halten der Turbine für die voll geöffnete Leitschaufelstellung im Vergleich zu den
vorgegebenen Stützstellen dar. Es lassen sich, sowohl für die Durchsatz- als auch für
die Wirkungsgradverläufe, gute rechnerische Nachbildungen feststellen. Bei der Vor-
gabe der Wirkungsgradstützstellen erwartet THEMOS r©, im Gegensatz zum später
dargestellten PROMO-Vorgehen, den Turbinengesamtwirkungsgrad ηT = ηsT ·ηmTL.
Auf der Grundlage der vorgegebenen Reibleistungskurve (vgl. Abb. 3.13) wird der
mechanische Wirkungsgrad des Turboladers in jedem Rechenschritt aktualisiert.

Da im vorliegenden Fall eine Turbine mit verstellbarem Leitapparat (VTG) betrach-
tet wird, sind für diskrete Leitschaufelstellungen zwischen den beiden Endstellungen
eigene vollständige Kennfelder vorzugeben. Es entsteht eine Kennfeldschar, zwischen
denen THEMOS r© interpoliert: ausgehend von der bekannten Verstellposition wer-
den zunächst die Kennfeldgrößen (Durchsatz und Wirkungsgrad) für die beiden
benachbarten Leitschaufelstellungen inter- bzw. extrapoliert. Anschließend werden
die Kennfeldwerte für die momentane Verstellposition durch lineare Interpolation
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Abb. 3.17 Inter- und Extrapolation des Turbinenkennfelds innerhalb von THEMOSr

ermittelt.

Innerhalb der THEMOS r©-Berechnung zu einem stationären Motorbetriebspunkt er-
folgt allerdings keine automatische Verstellung der VTG-Position hinsichtlich der
Erreichung eines gewünschten Ladedrucks. Der Anwender hat vielmehr die Aufga-
be, den Sollladedruck durch Einstellen einer bestimmten VTG-Position zu erreichen.

Abb. 3.18 zeigt den schematischen Ablauf eines Rechenschrittes innerhalb der
THEMOS r©-Turboladerberechnung. Ausgehend von den momentanen Zuständen in

VTG-Turbine
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Abb. 3.18 Schematischer Berechnungsablauf zum Abgasturbolader in THEMOSr
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den Nachbarbehältern von Verdichter und Turbine24 werden die zugehörigen Druck-
verhältnisse ermittelt. Mit der momentanen Turboladerdrehzahl und den Druck-
verhältnissen können dann aus den Kennfeld-Drehzahlkennlinien die jeweiligen Mas-
senströme ṁV und ṁT ermittelt werden. Analog erfolgt die Bestimmung der Wir-
kungsgrade, die die Aufstellung der Turboladerleistungsbilanz ermöglicht. Diese Bi-
lanz führt zu einer Drehzahländerung, so dass im nächsten Rechenschritt mit einer
neuen Turboladerdrehzahl gestartet werden kann. Bei der Übertragung der Kenn-
feldwerte auf die Zustände innerhalb der Motorprozess-Simulation ist grundsätzlich
die Normierung bzw. Entnormierung der Kennfelddaten zu berücksichtigen.

PROMO

In ähnlicher Weise, wie es bereits für THEMOS r© dargestellt wurde, müssen auch
in PROMO die gemessenen und normierten Kennfelddaten punktweise vorgegeben
werden. Allerdings ist die direkte Verwendung der Messpunkte hier nicht möglich.
Vielmehr sind die gemessenen Kennlinien durch geeignet ausgewählte Stützstellen
auf Linien konstanter, normierter Drehzahl zu beschreiben.

Für die Stützstellenkennfelder (ausgenommen Verdichterwirkungsgrad) ergibt sich
zusätzlich die Forderung, dass die Stützpunkte so zu wählen sind, dass jeweils eine
gedachte Verbindungslinie zwischen dem i-ten Stützpunkt auf der Drehzahlkennlinie
n1,ATL=konst. und dem i-ten Stützpunkt auf der Kennlinie n2,ATL=konst. möglichst
orthogonal zu den Drehzahlkennlinien verlaufen (vgl. Abb. 3.22 und Abb. 3.23).
Dadurch wird gewährleistet, dass die interpolierten Kennlinien einen gleichmäßigen
Verlauf erhalten.

Weiterhin sind die Stützpunktgitter für die Durchsatz- und Wirkungsgradkennfel-
der grundsätzlich so zu extrapolieren, dass der betrachtete Motorbetriebspunkt in-
nerhalb der definierten Stützstellen liegt. Bei Vorhandensein einer nur schmalen
Kennfelddatenbasis25 besteht daher die Gefahr, dass der PROMO-Anwender die
Stützpunkte in Kennfeldbereiche erweitern muss, die vollständig unbekannt sind.
Hier entscheidet dann die Erfahrung des Anwenders über die Güte der Extrapola-
tion. Innerhalb der PROMO-Berechnung findet schließlich ein rein mathematisch
basierter Interpolationsalgorithmus Verwendung, der den zum betrachteten Motor-
betriebspunkt gehörigen Turboladerzustand ermittelt.

Auf Grund der beschriebenen Richtlinien bei der Vorgabe der Turboladercharakte-
ristik in Form von Kennfeldern enthalten die nachfolgenden Kennfelddarstellungen
(vgl. Abb. 3.19 bis Abb. 3.24) sowohl die verwendeten Messwerte als auch die
manuell aufbereiteten Stützpunktgitter. Bezüglich der verwendeten Messwerte sind
all jene Daten zur Anwendung gekommen, die im Rahmen der vorliegenden Arbeit
aufgenommen worden sind, so dass eine Beurteilung der PROMO-eigenen Inter- und
Extrapolationsalgorithmen nicht möglich ist.

Die Verbindung zwischen der eindimensionalen instationären Rohrströmung und
der stationären Turbolader-Drosselströmung (vgl. Abschn. 3.3.3) wird in PRO-

24im ersten Rechenschritt werden die vorgegebenen Startwerte der Behälter benutzt
25entsteht meist dann, wenn nur die Herstellerkennfelder zum Turbolader vorliegen
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MO durch einen quasistationären Ansatz hergestellt, d.h. die Zustände an den
Rohrrändern sind jeweils nur für einen kleinen Zeitraum ∆t konstant. Diese quasi-
stationäre Annäherung des Verdichter- und Turbinenverhaltens an die instationäre
Strömung wird dadurch erreicht, dass zu jedem Rechenschritt die (stationären)
Kennfelder ausgewertet werden.

Innerhalb des PROMO-Berechnungsalgorithmus werden die Turbomaschinen, wie
bereits erwähnt, als Drosselstellen aufgefasst. Da die Durchströmzeit der Teil-
chen durch den Verdichter bzw. die Turbine der mittleren Rechenschrittweite ent-
spricht, werden diese Drosselstellen im Algorithmus ohne Speicherwirkung mo-
delliert. Um dennoch die Wellenlaufzeiten in der Verdichter- und Turbinenspira-
le berücksichtigen zu können, werden die jeweiligen halben Spiralenlängen in der
Rechnung als Rohrstücke behandelt [48], [69], [34].
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Abb. 3.19 Aufbereitung und Extrapolation des Verdichterdurchsatzkennfelds für PROMO,
heiße Messdaten

Abb. 3.19 zeigt das für PROMO manuell aufbereitete Verdichterdurchsatzkenn-
feld. Ausgehend von den (meist heißen) Messwerten sind eigene Kennlinien zu ge-
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nerieren, die unter Umständen auch in Bereiche zu extrapolieren sind, für die keine
Messdaten vorliegen. Das Durchströmverhalten des Verdichters wird dann mit Hil-
fe der allgemeinen Durchflussgleichung nach Gl. (3.4) ermittelt. Mit den aus dem
Durchsatzkennfeld interpolierten Massenstromwerten ist die Formulierung der α-
Zahl für den Verdichter (vgl. Gl. (3.32)) möglich, so dass schließlich der allgemeine
Lösungsalgorithmus für Drosselstellen benutzt werden kann.

αV =
ṁ2

A1 ·
√

p01 · %01 ·

√
2·κ
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[(
p2

p01

) 2
κ

·
(

1 + κ−1
κ·R · PV

ṁ2th·T01

)
−

(
p2

p01

)κ+1
κ

] (3.32)

mit ṁ2 Massenstrom nach Verdichter in kg/s
ṁ2th theoretischer Massenstrom nach Verdichter in kg/s
A1 Rohrquerschnitt vor Verdichter in m2

PV Verdichterleistung in W
p01 Gesamtdruck vor Verdichter in bar
T01 Gesamttemperatur vor Verdichter in K
%01 Dichte vor Verdichter in kg/m3

p2 statischer Druck nach Verdichter in bar
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Abb. 3.20 Aufbereitung und Extrapolation der Verdichterwirkungsgrade für PROMO, hei-
ße Messdaten

Die Kennfeldinterpolation erfolgt im Bereich der Schluckgrenze (steile Drehzahllini-
en) über dem Druckverhältnis, während an der Pumpgrenze (flache Drehzahllinien)
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über dem Massenstrom interpoliert wird. Damit kann für das Lösungsverfahren eine
gleichbleibend gute Konvergenz erreicht werden.

Da, wie schon dargelegt, die Drehzahl des Turboladers in einem stationären Motor-
betriebspunkt nur um kleine Beträge schwankt, läuft der Verdichterbetriebspunkt
infolge des intermittierenden Motorschluckverhaltens auf einer Drehzahllinie hin und
her.

Abb. 3.20 stellt die auf heißen Messdaten basierenden isentropen Verdichterwir-
kungsgrade und die zugehörige manuelle Kennfeldaufbereitung für PROMO dar.
Die Drehzahllinie für nATL = 30.000 min−1 musste im vorliegenden Fall mangels
zugehöriger Messwerte extrapoliert werden.

Abb. 3.21 zeigt im Vergleich dazu die auf kalten Messdaten basierenden Verdichter-
wirkungsgrade. Für die Kennlinie nATL = 30.000 min−1 sind nun, wenn auch kalte,
Messdaten verfügbar, so dass eine gesicherte Abbildung der entsprechenden Dreh-
zahllinie möglich ist. Im direkten Vergleich zur heißen Kennlinie (vgl. Abb. 3.20)
kann der Wirkungsgradvorteil für die Kaltvermessung quantifiziert werden.

Is
en

tro
pe

r V
er

di
ch

te
rw

irk
un

gs
gr

ad
 η

sV

0.1

0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

0.8

Normierter Massenstrom in kg/s
0.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16 0.18

Messwerte:   n = 120.000 min-1

 n = 30.000 min-1   n = 140.000 min-1

 n = 60.000 min-1   n = 160.000 min-1

 n = 80.000 min-1   n = 175.000 min-1

 n = 100.000 min-1    n = 200.000 min-1

 PROMO: manuelle Kennfeldaufbereitung

80.000

60.000

30.000

Abb. 3.21 Aufbereitung und Extrapolation des Verdichterwirkungsgrade für PROMO, kal-
te Messdaten

Die mit roten Symbolen markierten Messwerte in Abb. 3.21 kennzeichnen die Ver-
wendung heißer Messdaten. Das ist insofern zulässig, als dass bereits gezeigt werden
konnte, dass die Wirkungsgradverläufe bei hohen Turboladerdrehzahlen praktisch
unabhängig von der Turbineneintrittstemperatur sind (vgl. Abb. 3.8). Entsprechen-
des gilt für die blauen Symbole in Abb. 3.19.
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Turbine

Abb. 3.22 stellt das aufbereitete Turbinendurchsatzkennfeld bei voll geöffneter
Leitschaufelstellung dar. Ausgehend von den vorliegenden Messwerten ist sowohl
der Durchsatz- als auch der Drehzahlbereich jeweils nach unten und oben extra-
poliert worden. Die Forderung nach der Orthogonalität zwischen einer gedachten
Verbindungslinie und den einzelnen Durchsatzkennlinien veranschaulicht die darge-
stellte Hilfslinie. Ähnlich dem THEMOS r©-Vorgehen sind auch hier eigenständige
Datensätze für verschiedene VTG-Stellungen vorzuhalten, zwischen denen dann in-
terpoliert wird.
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Abb. 3.22 Aufbereitung und Extrapolation des Turbinendurchsatzkennfelds für PROMO

Die Berechnung des Durchströmverhaltens der Turbine läuft analog zu den Berech-
nungen am Verdichter ab. Unter Verwendung der speziell für die Turbine formulier-
ten Durchflussgleichung (vgl. Gl. (3.33)) und den aus den Kennfeldern ermittel-
ten Massenströmen wird eine momentan gültige α-Zahl für die Turbine berechnet,
so dass abschließend der Standardalgorithmus zur Lösung der stationären Drossel-
strömung angesetzt werden kann.
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mit ṁ4 Massenstrom nach Turbine in kg/s
ṁ4th theoretischer Massenstrom nach Turbine in kg/s
A3 Rohrquerschnitt vor Turbine in m2

PT Turbinenleistung in W
p03 Gesamtdruck vor Turbine in bar
T03 Gesamttemperatur vor Turbine in K
%03 Dichte vor Turbine in kg/m3

p4 statischer Druck nach Turbine in bar

Abb. 3.23 zeigt die manuelle Aufbereitung der isentropen Turbinenwirkungs-
grade über der Laufzahl u/c0 für die 100%-VTG-Stellung. Im Gegensatz zu
THEMOS r© verlangt PROMO im Wirkungsgradkennfeld der Turbine den isentropen
Wert ηsT . Da aus der Kennfeldvermessung am Turboladerprüfstand nur der Turbi-
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Abb. 3.23 Aufbereitung und Extrapolation der isentropen Turbinenwirkungsgrade für
PROMO

nengesamtwirkungsgrad ηT = ηsT · ηmTL ermittelt werden kann, ist der mechanische
Turboladerwirkungsgrad ηmTL vorab abzuschätzen. Erst danach können die so kor-
rigierten Messwerte als Basis für die Kennfeldaufbereitung herangezogen werden. Im
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vorliegenden Fall wurde der mechanische Turboladerwirkungsgrad mit ηmTL = 0.89
abgeschätzt.

Die Schwierigkeit der Extrapolation wird am Beispiel der Turbinenwirkungsgrade
besonders deutlich. Obwohl die Messwerte nur einen sehr schmalen Betriebsbereich
abdecken, muss ein deutlich erweiterter Bereich der Berechnung innerhalb von PRO-
MO zugänglich gemacht werden. Diese Notwendigkeit entsteht vor allem dann, wenn
zum Beispiel ungünstige Startwerte gewählt werden oder dynamische Motorbetriebs-
phasen dargestellt werden sollen. Die Darstellung der Wirkungsgrade über u/c0 bie-
tet insofern zumindest den Vorteil, dass ein einfacher parabelförmiger Verlauf abzu-
bilden ist, der leicht in die Extrembereiche extrapoliert werden kann. Die Messwerte
sollten dabei im Bereich des Scheitelpunktes liegen. Je nach Erfahrung des PROMO-
Anwenders können die Parabelansätze aber auch andere Ausprägungen annehmen
(vgl. Abb. 3.24).
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Abb. 3.24 Freiheitsgrad bei der Aufbereitung der isentropen Turbinenwirkungsgrade für
PROMO

Im Gegensatz zu THEMOS r© besitzt PROMO einen Programmbaustein zur Lade-
druckregelung. Ausgehend von einem Startwert für die Turboladerdrehzahl n und die
VTG-Leitschaufelstellung LSS sowie einem Sollwert für den Ladedruck pS, wird der
Ladedruck p für einen stationären Motorbetriebspunkt durch Verstellen von Turbo-
laderdrehzahl und Leitschaufelstellung automatisch auf diesen Sollwert pS eingere-
gelt. Die Verstellvorschrift wird in Abhängigkeit der Momentanwerte für Ladedruck
und Turboladerleistungsbilanz einer Entscheidungsmatrix (vgl. Tab. 3.4) entnom-
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men.

Tab. 3.4 Entscheidungsmatrix im PROMO-Baustein Ladedruckregelung

LSS = min min < LSS < max LSS = max

p < pS p = pS p > pS p < pS p = pS p > pS p < pS p = pS p > pS

∆w < 0
- LSS ↑ LSS ↑ - LSS ↑ LSS ↑ - - -

n ↑ - n ↓ n ↑ - n ↓ n ↑ n ↑ n ↑

∆w = 0
- X - - X - - X -

- X n ↓ n ↑ X n ↓ n ↑ X -

∆w > 0
- - - LSS ↓ LSS ↓ - LSS ↓ LSS ↓ -

n ↓ n ↓ n ↓ n ↑ - n ↓ n ↑ - n ↓

Legende: ∆w Arbeitsbilanz am Turbolader
p Ist-Ladedruck
pS Soll-Ladedruck
n ↑ Erhöhung der Turboladerdrehzahl
n ↓ Reduzierung der Turboladerdrehzahl
LSS ↑ Öffnen der Leitschaufelstellung
LSS ↓ Schließen der Leitschaufelstellung
X Zielwerte erreicht, keine weitere Verstellung notwendig

Eine ausgeglichene Leistungsbilanz zwischen Verdichter und Turbine entsteht durch
Anpassung der Leitschaufelstellung, so dass die Turbinenarbeit der Summe aus
Reib- und Verdichterarbeit entspricht. Dafür gelten die egoistischen Vorzeichenre-
geln: wenn die Turbinenarbeit nicht zum Verdichterantrieb und zur Überwindung
der Reibung ausreicht, entsteht eine positive Bilanzarbeit ∆w > 0. Analog dazu
bewirkt eine Erhöhung der Turboladerdrehzahl eine Steigerung des Ladedrucks und
umgekehrt. Beide Verstellmechanismen beeinflussen sich gegenseitig, so dass in der
Regel jeweils nur ein Parameter verstellt wird. In bestimmten Fällen ist auch eine
gleichzeitige Stellgrößenänderung sinnvoll. Die Verstellschrittweiten und Eingriffsto-
leranzen sind in mehreren Stufen vom PROMO-Anwender applizierbar [20].

Dieser Regelalgorithmus wird für einen stationären Motorbetriebspunkt im Allge-
meinen erst nach Durchlaufen einer definierbaren Anfangsphase eingesetzt. Die Un-
gleichgewichtszustände bei Rechnungsbeginn, die durch die vorgegebenen Startwerte
entstehen können, würden sonst ein unrealistisches Abdriften des mittleren Betriebs-
punktes verursachen.





Kapitel 4

Anwendung der
Motorprozess-Simulation mit
einem adiabaten Turboladermodell

4.1 Experimentelle Motoruntersuchungen

4.1.1 Versuchsumgebung und Messtechnik

Für die experimentellen Motoruntersuchungen der vorliegenden Arbeit stand
ein hochdynamischer Motorprüfstand der Forschungsstelle mit Fahrer-/Fahrzeug-
simulation1 zur Verfügung.

ATL Asynchron-
maschine

1234

T

p
2

2

T

p
1

1

T

p
21

21

p (t)

p (t)
22’

22’’

p (t)Z

T

p
3

3

p (t)3

m

nATL

T

p
4

4

LLK

AGR

Verdichter

Turbine

T

p
22

22

p (t)22

Abb. 4.1 Messstellenplan am Versuchsträger

Um exakte Aussagen zum Verhalten des Verdichters und der Turbine im Motor-
betrieb treffen zu können, wurde der verwendete Versuchsträger zusätzlich zur
üblichen Standardmesstechnik mit Druck- und Temperaturmessstellen sowie zeit-

1Dezentrales Simulations System - DSS
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lich hochauflösender Druckindizierung in den gasführenden Leitungen vor und
nach jeder der beiden Turbomaschinen ausgestattet. Tab. 4.1 enthält die wesent-
lichen Messgrößen und deren Spezifikationen für den Versuchsträger innerhalb der
Prüfstandsumgebung. Die Lage der Messstellen ist in Abb. 4.1 dargestellt.

Tab. 4.1 Messstellen und Sensorik am Motorprüfstand

Messgröße Sensortyp Messbereich Genauigkeit

T1 Temperatur vor Verdichter Widerstands-
thermometer

Pt100 0-200 ◦C ±0,5 ◦C

p1 statischer Druck vor Ver-
dichter

piezoresistiver
Aufnehmer

absolut 0-2 bar 0,2% v.E.

T2 Temperatur nach Verdich-
ter

Widerstands-
thermometer

Pt100 0-200 ◦C ±0,5 ◦C

p2 statischer Druck nach Ver-
dichter

piezoresistiver
Aufnehmer

absolut 0-5 bar 0,2% v.E.

T21 Temperatur nach Lade-
luftkühler

Widerstands-
thermometer

Pt100 0-200 ◦C ±0,5 ◦C

p21 statischer Druck nach Lade-
luftkühler

piezoresistiver
Aufnehmer

absolut 0-5 bar 0,2% v.E.

T22 Temperatur vor Einlass-
sammler

Thermoelement NiCr-Ni 0-1200 ◦C 1,0 ◦C

p22 statischer Druck vor Ein-
lasssammler

piezoresistiver
Aufnehmer

absolut 0-5 bar 0,2% v.E.

p22(t) Druckverlauf vor Einlass-
sammler piezoresistiver

Absolutaufnehmer
Kistler
4045A5

0-5 bar 0,2% v.E.
p22′(t) Druckverlauf im Drallkanal

p22′′(t) Druckverlauf im Füllkanal

pZ(t) Druckverlauf im Zylinder piezoelektrischer
Relativaufnehmer

AVL
GM12D

0-200 bar 1,0% v.E.

T3 Temperatur vor Turbine Thermoelement NiCr-Ni 0-1200 ◦C 1,0 ◦C

p3 statischer Druck vor Turbi-
ne

piezoelektrischer
Aufnehmer

absolut 0-10 bar 0,2% v.E.

p3(t) Druckverlauf vor Turbine piezoelektrischer
Relativaufnehmer

Kistler
6061B

0-250 bar 1,0% v.E.

T4 Temperatur nach Turbine Thermoelement NiCr-Ni 0-1200 ◦C 1,0 ◦C

p4 statischer Druck nach Tur-
bine

piezoresistiver
Aufnehmer

absolut 0-2 bar 0,2% v.E.

ṁ Luftmassenstrom Heißfilm-
Anemometer

Sensyflow P
(DN 80)

20-720 kg/h ±2,0%

nATL Turboladerdrehzahl induktiver Auf-
nehmer

MICRO-
EPSILON

500 - 400.000 min−1
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4.1.2 Versuchsträger

Als Versuchsträger kam ein in Tab. 4.2 weiter spezifizierter seriennaher DI-Diesel-
motor mit Common-Rail-Einspritzung zum Einsatz. Der Vierventil-Zylinderkopf
verfügt über zwei Einlasskanäle, Füll- und Drallkanal, die bis zum Einlassventil
getrennt bleiben. In beiden Kanälen erfolgt eine gesonderte Druckindizierung. Die
beiden Auslasskanäle werden noch im Zylinderkopf in einem so genannten Zwillings-
kanal zusammengeführt.

Tab. 4.2 Technische Daten des verwendeten Versuchsträgers

Motorhersteller BMW

Typ Diesel / M47R

Zylinderanordnung R4

Hub / Bohrung 88 mm / 84 mm

Hubvolumen 1951 cm3

Verdichtungsverhältnis 17

Ventile/Zylinder 4

Einspritzsystem
Common-Rail-System 1. Generation (BOSCH),
pmax

Rail = 1350 bar

Abgasrückführung (AGR) externe Hochdruck-AGR, ungekühlt

max. Leistung 85 kW bei 4000 min−1

max. Drehmoment 250 Nm bei 1750 min−1

max. effektiver Mitteldruck 17 bar

Turboladerhersteller Honeywell Turbo Technologies

Typ VN GT 1749V / VTG

4.1.3 Versuchsprogramm

Zur Untersuchung der Auswirkungen verschiedener Turboladermodellierungen auf
die Motorprozess-Simulation wurden vier stationäre Motorbetriebspunkte heran-
gezogen. Abb. 4.2 stellt diese Betriebspunkte (mit blauem Kreuz markiert) im
Leistungskennfeld des Versuchsträgers dar. Dass die beiden Volllast-Betriebspunkte
außerhalb der Volllastkurve des in Abb. 4.2 hinterlegten Motorkennfelds liegen,
entsteht durch unterschiedliche Datensatzeinstellungen im Steuergerät, die während
der vorausgegangenen Motor-Kennfeldvermessung bzw. der hier besprochenen Be-
triebspunktvermessung verwendet wurden.

Betrachtet im Verdichterdurchsatzkennfeld des zugehörigen Turboladers (vgl.
Abb. 4.3), können den vier Betriebspunkten unterschiedliche Eigenschaften zu-
geordnet werden: Der Betriebspunkt n = 4000 min−1/ Volllast liegt im
Extrapolationsbereich hin zu großen Turboladerdrehzahlen; n = 4000 min−1/
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Abb. 4.2 Leistungskennfeld des Versuchsträgers mit den vier betrachteten stationären Be-
triebspunkten

pme = 2 bar und n = 2000 min−1/ Volllast liegen innerhalb des vermessenen
Verdichter-Kennfeldbereichs, wobei sich zweiterer nahe der Pumpgrenze befindet;
n = 2000 min−1/ pme = 2 bar liegt schließlich im Extrapolationsbereich hin zu
kleinen Drehzahlen.

Die in Abb. 4.3 mit dargestellten Verdichterwirkungsgrade entstehen, wie
auch schon die vorher diskutierten Durchsatzkennpunkte, aus den aufgenom-
menen Messwerten während der Motorprüfstandsversuche unter den in Ab-
schn. 3.4.3 dargestellten Annahmen. Der Wirkungsgradwert für den Teillastpunkt
bei n = 2000 min−1 muss dabei aufgrund seines geringen Wertes als auffällig ein-
gestuft werden. Als mögliche Ursache sind hier die thermischen Einflüsse des Mo-
torbetriebs auf die nahe gelegenen Temperaturmessungen am Verdichter zu nen-
nen. Obwohl die (mittlere) Turbineneintrittstemperatur im Motorbetrieb unterhalb
derjenigen liegt, die bei der (heißen) Kennfeldvermessung am Turboladerprüfstand
eingestellt war, ergibt sich ein deutlich geringerer Verdichter-Wirkungsgradwert, als
die dargestellten (heißen) Kennlinienverläufe ergeben müssten. Neben der erhöhten
Messunsicherheit in diesem Kennfeldbereich ist demnach auch der Wärmeeintrag
in den Verdichter aufgrund der Einbausituation des Turboladers am Motor zu
berücksichtigen2. So würde eine um 3 K verringerte Verdichteraustrittstemperatur
einen um fast 30% höheren Verdichterwirkungsgrad ergeben.

2Die Betrachtung dieser thermischen Wechselwirkungen sind nicht Gegenstand der vorliegenden Arbeit.
Sie werden in kürzlich abgeschlossenen und auch aktuellen Untersuchungen diskutiert [42], [70], [71], [47].
Das betrifft ebenfalls geometrisch bedingte Einflüsse auf die Verdichteranströmung [30].
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Abb. 4.3 Motorbetriebspunkte im Verdichter-Durchsatz- und Wirkungsgradkennfeld

4.2 Modellierung des Versuchsträgers

4.2.1 THEMOSr-Umgebung

Abb. 4.4 stellt das Behälter-Verknüpfungsstellen-Modell des Versuchsträgers für
das nulldimensionale Programmsystem THEMOS r© dar. Demnach wird die ge-
samte Ansaugstrecke zwischen Lufteinlass, Luftfilterkasten und Verdichtereintritt als
Behälter Einlassleitung dargestellt, die Ladeluftstrecke zwischen Verdichteraustritt
und Ladeluftkühleraustritt als Ladeluftbehälter sowie das Saugrohr als Behälter
Einlass-Sammler. Analog erfolgt die Aufteilung abgasseitig. Verdichter, Ein- und
Auslassventile, AGR-Ventil und Turbine verbinden als Verknüpfungsstellen diese
Behälter.

Die den einzelnen Teilsystemen zugrunde liegenden Modellvorstellungen wurden be-
reits in Kap. 3 beschrieben, so dass sie hier nur noch einmal kurz zusammengefasst
werden:

• Berechnung der Behälter auf Grundlage der Füll- und Entleermethode (vgl.
Abschn. 3.2.1)

• Erfassung der Verknüpfungsstellen mit Hilfe der Durchflussgleichung nach de
Saint-Venant (vgl. Abschn. 3.2.3)

• Abbildung von Verdichter und Turbine über ihre stationären Kennfelder (vgl.
Abschn. 3.4.3), programminterne Kennfeldinter- und -extrapolation
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Abb. 4.4 Modellansatz zum PKW-Versuchsträger in THEMOS r©

• Modellierung der Reibleistung des Motors über einen empirischen Reibansatz
(vgl. Abschn. 3.2.4)

• Verwendung realer Brennverläufe bei der Berechnung stationärer Motor-
betriebspunkte (vgl. Abschn. 3.2.2)

4.2.2 PROMO-Umgebung

Im Gegensatz zur THEMOS r©-Motormodellierung ermöglicht PROMO eine zumin-
dest eindimensionale Abbildung des Versuchsträgers entlang der Strömungsrichtung
des Arbeitsmediums. Die gasführenden Leitungen werden als Rohrstücke mit kon-
stantem oder auch veränderlichem Durchmesser in ihrer Länge dargestellt. Motorele-
mente, die nicht dem Rohrstückmodell entsprechen, werden als Behälter aufgefasst
(zum Beispiel Luftfilterkasten, Ladeluftkühler, Ein- und Auslasskrümmer, Zylinder
oder Schalldämpfer im Abgasstrang). Die Verbindungen zwischen Rohrleitungen und
Behältern übernehmen Übergangsbedingungen, wie zum Beispiel Ventile, Verdich-
ter oder Turbinen. Abb. 4.5 zeigt das PROMO-Motormodell für den verwendeten
Versuchsträger.

Diese im Vergleich zum THEMOS r©-Vorgehen geometrisch ähnlichere Modellierung
erlaubt eine genauere Abstimmung der Messstellenposition. Die am Versuchsträger
angebrachten Messstellen können im Motormodell eindeutig zugeordnet werden, so
dass kein örtlicher Versatz hingenommen werden muss.

Die rechnerische Behandlung der Teilsysteme Rohrstück bzw. Behälter und Rand-
bzw. Übergangsbedingung erfolgt in Analogie zu dem in Abschn. 3.3 und Ab-
schn. 3.4.5 beschriebenen Vorgehen.
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Abb. 4.5 Modellansatz zum PKW-Versuchsträger in PROMO

4.3 Rechnungs-/Messungsvergleiche

4.3.1 Allgemeines

Die Verifikation der für beide Simulationsprogramme vorgestellten Motormodelle
erfolgt an den vier stationär aufgenommenen Motorbetriebspunkten. Dabei wird je-
weils der in diesen Programmpaketen gegebene Rechenansatz zur Modellierung des
(adiabaten) Abgasturboladers entsprechend Abschn. 3.4.5 unter Verwendung hei-
ßer und auch kalter Turboladermessdaten angewendet. Dadurch können gleichzeitig
die Qualität der üblicherweise verwendeten (adiabaten) Turboladermodellierung ab-
solut bewertet werden, als auch die damit von den beiden Simulationsprogrammen
erzielten Ergebnisse relativ verglichen werden.

Bei den Berechnungen werden für beide Simulationsprogramme folgende Randbe-
dingungen gleich gewählt:

• Verwendung identischer Turboladermessdaten, sowohl für den heißen als auch
für den kalten Fall

• Regelung des Ladedrucks auf den Sollwert durch Anpassung der Turbolader-
drehzahl und der VTG-Stellung, mit einer maximalen Abweichung von ±0,1%

• Anpassung der Turboladerleistungsbilanz nach jedem Rechenschritt

• Regelung der AGR-Rate auf den Sollwert mit einer maximalen Abweichung
von ±0,5% (nur für n = 2000 min−1/ pme = 2 bar)
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• Verwendung identischer Brennverläufe, die vorab im Rahmen einer Thermody-
namischen Analyse aus dem gemessenen Zylinderdruckverlauf ermittelt wurden

Die Vergleiche sind zum einen an arbeitsspielaufgelösten Nieder- und Hochdruck-
verläufen, zum anderen auch an integralen Motorbetriebswerten, insbesondere denen
vor und nach jeder der beiden Turbomaschinen, angestellt worden. Beim Vergleich
der Integralwerte wurde eine prozentuale Darstellung gewählt, so dass die Messwerte
der 0%-Linie entsprechen. Abweichungen davon, in Prozent angegeben, entstehen als
Balken in Richtung der y-Achse. Der Vorteil dieser Darstellungsart besteht darin,
dass damit unterschiedliche Größen, wie zum Beispiel Druck und Temperatur, in
einem einzigen Diagramm miteinander verglichen werden können. Zu beachten ist
dabei allerdings, dass die Temperaturvergleiche in Kelvin betrachtet werden. Die-
se Diagramme enthalten weiterhin einen Toleranzbalken bei ±3%, der den Bereich
einer guten Übereinstimmung zwischen Mess- und Rechenwert angibt.

4.3.2 Verwendung heißer Turbolader-Kennfelddaten

n = 2000 min−1 / pme = 2 bar
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Abb. 4.6 zeigt die Rechnungs-/Messungsvergleiche der Druckverläufe zum Teillast-
betriebspunkt bei n = 2000 min−1 für THEMOS r© und PROMO. Der Hochdruck-
prozess im Zylinder (vgl. Abb. 4.6, links unten) wird, bei physikalisch gleichen
Berechnungsansätzen, von beiden Programmen gleichermaßen sehr gut wiedergege-
ben.

Beim Zylinderdruckverlauf während der Ladungswechselphase (vgl. Abb. 4.6,
rechts unten) sind jedoch Unterschiede zwischen den beiden Programmen zu erken-
nen. Ursache ist die Tatsache, dass PROMO die instationäre Rohrströmung auch als
solche modelliert, während THEMOS r© die Zustandsänderungen in den Gaswechsel-
leitungen quasistationär behandelt. Dadurch sind die Rückkopplungen aus den an-
geschlossenen Rohrleitungen und den Ventilbewegungen für die PROMO-Rechnung
deutlicher im Zylinderdruckverlauf zu erkennen, wenngleich in beiden Programmen
der Zylinder nulldimensional abgebildet wird. Im Bereich des geöffneten Auslassven-
tils weist jedoch der PROMO-Druckverlauf stärkere Abweichungen von der Messung
auf als der THEMOS r©-Druckverlauf. Der Grund hierfür liegt in unterschiedlichen
VTG-Stellungen, die zur Erreichung des Soll-Ladedrucks notwendig waren.
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Abb. 4.7 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 2000 min−1/ pme = 2 bar, heiße Turbolader-Kennfelddaten

Die PROMO-Druckverläufe in den Einlasskanälen zeigen hervorragende Überein-
stimmungen mit den entsprechenden Messungen. Auch wird die Einlassven-
tilbewegung anhand des Druckverlaufs im Drallkanal sehr gut erfasst. Auf-
grund der Behältermodellierung sind entsprechende THEMOS r©-Druckverläufe nicht
verfügbar. Der Einlasskrümmer besteht hier insgesamt lediglich aus einem einzigen
Behälter - dem Einlass-Sammler. Dessen Druckverläufe liegen für beide Rechnungen
nahezu deckungsgleich auf der zugehörigen Messung. Dies war insofern zu erwar-
ten, als dass für die Berechnungen jeweils der geforderte Soll-Ladedruck eingere-
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gelt war. Der PROMO-Druckverlauf vor Turbine zeigt die bereits beschriebene Un-
zulänglichkeit hinsichtlich eines erhöhten Druckniveaus.

Abb. 4.7 stellt zu diesem Teillastbetriebspunkt für beide Simulationsrechnungen
den Vergleich der integralen Motorbetriebswerte mit den jeweiligen Messergebnissen
dar. Während THEMOS r© im Vergleich zur Messung das Turbinen-Temperatur-
niveau und auch die Turboladerdrehzahl überschätzt, bleibt es für PROMO bei der
angesprochenen Abweichung im Druck vor der Turbine und einer geringen Unterbe-
wertung der Turboladerdrehzahl. Ursache der THEMOS r©-Abweichungen sind Un-
genauigkeiten bei der Abbildung des Verdichterdurchsatzkennfelds, das, ausgehend
von der vorgegebenen Datenbasis, für den betrachteten Betriebspunkt hin zu klei-
nen Turboladerdrehzahlen extrapoliert werden musste. Die Ergebnisse hierzu sind
in Abschn. 3.4.5 diskutiert worden. Andererseits sind aber auch die relativ hohen
Messunsicherheiten für diesen Schwachlastbetriebspunkt zu berücksichtigen.
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Die Rechnungs-/Messungsvergleiche der Druckverläufe zum Volllastbetriebspunkt
bei n = 2000 min−1 für THEMOS r© und PROMO zeigt Abb. 4.8. Insgesamt lässt
sich eine gute Übereinstimmung für alle Druckverläufe feststellen. Der Vergleich
zum Zylinderdruckverlauf während der Ladungswechselphase verdeutlicht nochmals
den Vorteil der PROMO-Rechnung, die den gemessenen Druckverlauf deutlich besser
nachbilden kann als das nulldimensionale THEMOS r©-Vorgehen. Da die korrekte Er-
fassung der instationären Drücke auf der Einlassseite eine wesentliche Voraussetzung
bei der Abbildung des Motorschluckverhaltens darstellt, nutzt THEMOS r© für die
Einlasskanäle zusätzlich die akustische Theorie3 [60]. Damit gelingt der THEMOS r©-
Rechnung für alle Betriebspunkte eine vergleichbare Abbildung des Luftdurchsatzes.
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Abb. 4.9 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 2000 min−1/ Volllast, heiße Turbolader-Kennfelddaten

Abb. 4.9 zeigt die integralen Motorbetriebswerte beider Simulationsrechnungen im
Vergleich zu den Messwerten zum gleichen Volllastbetriebspunkt. Die thermodyna-
mischen Zustände (Drücke und Temperaturen) vor und nach Verdichter und Turbine
werden von beiden Programmen gut wiedergegeben.

n = 4000 min−1 / pme = 2 bar

Der Vergleich zum Teillastbetriebspunkt bei n = 4000 min−1 zeigt für beide Simula-
tionsprogramme ähnlich gute Übereinstimmungen mit den Messergebnissen, wie sie
bereits bei n = 2000 min−1 / Volllast erreicht werden konnten. Unter Verwendung
heißer Turboladerkennfelddaten können sowohl die Druckverläufe (vgl. Abb. 4.10)
als auch die mittleren Motorbetriebswerte (vgl. Abb. 4.11) innerhalb des engen
Toleranzbereichs mit hoher Genauigkeit wiedergegeben werden.

3strenggenommen entsteht dadurch für THEMOS r© ein quasidimensionaler Modellansatz
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A
bw

ei
ch

un
g 

de
r R

ec
hn

un
g 

vo
m

 M
es

sw
er

t i
n 

%

-12

-9

-6

-3

0

3

6

9

12
n = 4000 min-1

pme = 2 bar
pL = 1.43 bar
QB = 64.5 kW

p m
i =

 3
.5

8 
ba

r

m
L =

 3
42

.2
 k

g/
h

p 1
 =

 0
.9

3 
ba

r

T 1
 =

 2
94

 K

p 2
 =

 1
.4

7 
ba

r

T 2
 =

 3
56

 K

p 3
 =

 1
.9

0 
ba

r

T 3
 =

 5
94

 K

p 4
 =

 1
.0

6 
ba

r

T 4
 =

 5
30

 K

n A
TL

 =
 1

37
68

6 
m

in
-1

p Z
m

ax
 =

 7
5.

8 
ba

r

 THEMOS®

 PROMO

Messwert

Abb. 4.11 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
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Solange der Motorbetriebspunkt innerhalb der vorgegebenen Turboladerdatenbasis
liegt, stellt es für Motorprozess-Simulationsprogramme im Allgemeinen kein Pro-
blem dar, entsprechende Zwischenwerte zu interpolieren4, um dann wiederum den
berechneten Betriebspunkt mit entsprechend hoher Qualität abbilden zu können.
Eine derartige Simulationsqualität wird von heutigen Programmsystemen erwartet
und unterstreicht damit das Potenzial der hier eingesetzten Simulationsprogramme.
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Abb. 4.12 Rechnungs-/Messungsvergleich der Druckverläufe bei n = 4000 min−1/ Volllast,
heiße Turbolader-Kennfelddaten

Auch bei der Betrachtung des Volllastbetriebspunktes bei n = 4000 min−1 ergibt
sich insgesamt ein ähnlich positives Bild. Die Druckverläufe (vgl. Abb. 4.12) werden
von beiden Programmsystemen im Rahmen ihrer Möglichkeiten in guter Qualität
nachgebildet. Einmal mehr wird hier der unterschiedliche Modellansatz der Füll-
und Entleermethode gegenüber der eindimensionalen Strömungsberechnung am Bei-
spiel des Zylinderdruckverlaufes während der Ladungswechselphase deutlich. Gleich-
wohl ergeben auch hier die integralen Motorbetriebswerte, dargestellt in Abb. 4.13,

4wobei es keine Rolle spielt, ob dies mathematisch oder physikalisch basiert erfolgt
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brauchbare Ergebnisse, obwohl dieser Motorbetriebspunkt sogar außerhalb der vor-
gegebenen Turboladerdatenbasis liegt.
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Abb. 4.13 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 4000 min−1/ Volllast, heiße Turbolader-Kennfelddaten

4.3.3 Verwendung kalter Turbolader-Kennfelddaten

Die in Abschn. 3.4.4 dargestellte Abhängigkeit der Turboladerwirkungsgrade von
der Turbineneintrittstemperatur5 wird nachfolgend hinsichtlich der Auswirkungen
auf die Ergebnisse der Motorprozess-Simulation untersucht. Daher wird je Motorbe-
triebspunkt und Programmsystem eine zweite Simulationsrechnung herangezogen,
bei der lediglich die vorgegebene Verdichterdatenbasis6 gegen kalte Werte ausge-
tauscht wird.

Da die resultierenden Ergebnisveränderungen im Bereich des Abgasturboladers zu
erwarten sind, erfolgen die Rechnungs-/Messungsvergleiche anhand der bereits ver-
wendeten Diagramme zu den mittleren Motorbetriebswerten, ergänzt um die kalte
Rechenvariante. Weiterhin werden die Unterschiede unter Zuhilfenahme der Verdich-
terkennfelder, in denen das zeitlich aufgelöste Durchsatz- und Wirkungsgradverhal-
ten über das letzte Arbeitsspiel7 dargestellt ist, diskutiert.

Neben den jeweils letzten Arbeitsspielen enthalten diese Kennfelddarstellungen des
weiteren die Kennlinien aus der zugehörigen heißen bzw. kalten Kennfeldvermessung

5Das Turboladerdurchsatzverhalten konnte bereits als unabhängig von der Turbineneintrittstemperatur
herausgearbeitet werden.

6Turbinenseits bleibt es bei der bisherigen Datenbasis.
7Grundsätzlich sind mehrere Arbeitsspiele zu einem stationären Motorbetriebspunkt zu berechnen,

bevor ein eingeschwungener Zustand erreicht ist und alle Konvergenzkriterien erfüllt sind.
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mit der bekannten Kennzeichnung, inwieweit eine Kennlinie der Vorgabedatenbasis
entspricht. Zusätzlich sind die Ergebnisse der programminternen Inter- und Extra-
polation, soweit darstellbar, für beide Simulationssysteme angedeutet.

n = 2000 min−1 / pme = 2 bar

Der bereits bekannte Rechnungs-/Messungsvergleich zu den Motorbetriebswerten
für den Teillastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 bei der Verwendung heißer Tur-
boladermessdaten ist in Abb. 4.14 um die Ergebnisse der Berechnung mit kalten
Messdaten für beide Programmpakete ergänzt (nicht schraffierte Balken). Es erge-
ben sich deutliche Abweichungen beim von PROMO berechneten Druck vor Turbine
p3 und bei der von THEMOS r© berechneten Turboladerdrehzahl nATL.
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Abb. 4.14 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 2000 min−1/ pme = 2 bar, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

Die Ursache für die Verringerung des Drucks vor Turbine ist im veränderten Ver-
dichterwirkungsgradkennfeld (vgl. Abb. 4.15) zu suchen. Die kalten Wirkungsgrad-
kennlinien sind im Vergleich zu den entsprechenden heißen zu deutlich höheren
Werten verschoben. Diese Charakteristik wird auch von beiden Programmsystemen
während der Simulationsrechnung mit guter Qualität wiedergegeben, wobei die
Verläufe den vorgegebenen Kennlinien entsprechen. Für eine ausgeglichene Turbo-
laderleistungsbilanz führt diese Wirkungsgradsteigerung zu einer reduzierten Leis-
tungsanforderung an der Turbine, so dass der Turbinenquerschnitt erweitert wird.
Infolgedessen sinkt der Abgasgegendruck bei gleichem Ladedruck. Während dies für
THEMOS r© innerhalb des Toleranzbereichs geschieht, kann bei PROMO eine ver-
besserte Annäherung an den Messwert erzielt werden.
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Abb. 4.15 Vergleich des Motorbetriebsverhaltens im Verdichterkennfeld während eines Ar-
beitsspiels für THEMOS r© und PROMO bei n = 2000 min−1/ pme = 2 bar,
heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

Die mit dem Übergang auf kalte Turboladermessdaten zunehmende Abweichung bei
der von THEMOS r© ermittelten Turboladerdrehzahl ist auf den programminternen
Extrapolationsalgorithmus zurückzuführen. Während im heißen Fall der vorgegebe-
ne Kennfeldrand durch die Kennlinie bei nATL = 50.000 min−1 gegeben ist, endet das
kalte Kennfeld bereits bei einer Drehzahl von nATL = 60.000 min−1. Die Güte der
dann notwendigen Extrapolation nimmt mit zunehmendem Abstand zum Kennfeld-
rand ab, so dass für die Turboladerdrehzahl eine erhöhte Abweichung vom Messwert
entsteht.

n = 2000 min−1 / Volllast und n = 4000 min−1 / pme = 2 bar

Die beiden innerhalb der vermessenen Turboladerdatenbasis liegenden Motor-
betriebspunkte zeigen beim Übergang von der mit heißen Messdaten durchgeführten
Simulationsrechnung zur Berechnung mit kalten Daten für beide Simulationssysteme
vergleichbare Ergebnisse, so dass hier eine zusammenfassende Behandlung genügt.

Sowohl die mittleren Motorbetriebswerte (vgl. Abb. 4.16 und Abb. 4.18) als auch
die Zustände im Verdichterkennfeld (vgl. Abb. 4.17 und Abb. 4.19) weisen so gut
wie keine Beeinflussung durch die Temperatur vor Turbine (heiß oder kalt) auf, mit
der die vorgegebenen Turboladermessdaten aufgenommen worden sind. Hintergrund
ist der bereits dargestellte Zusammenhang, dass sich die Verdichterwirkungsgrade
ab einem gewissen Grenzdrehzahlbereich unabhängig von den Turbineneintrittsbe-
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Abb. 4.16 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 2000 min−1/ Volllast, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten
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dingungen verhalten8. Damit spielt es für die Berechnung der betrachteten Motor-
betriebspunkte keine Rolle, welche Turboladerdatenbasis herangezogen wird.

Die Tatsache, dass beide Betriebspunkte innerhalb der vermessenen Turboladerbe-
triebsbereiche liegen, führt auch zu nahezu identischen Simulationsergebnissen für
beide Programmsysteme. Die Interpolation zwischen benachbarten Kennlinien, in
beiden Fällen mathematisch motiviert, stellt im Allgemeinen keine Schwierigkeit
dar.
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Abb. 4.18 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 4000 min−1/ pme = 2 bar, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

8Die Unabhängigkeit des Durchsatzverhaltens konnte in Abschn. 3.4.4 ebenfalls gezeigt werden.
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heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

n = 4000 min−1 / Volllast

Auch der noch zu diskutierende Volllastbetriebspunkt, bei n = 4000 min−1, weist
aus gleichem Grund keine Unterschiede zwischen den Berechnungen mit heißen
und kalten Turboladermesswerten auf. Sofern jeweils nur eines der beiden Simu-
lationsprogramme betrachtet wird, zeigen die mittleren Motorbetriebswerte (vgl.
Abb. 4.20) und die Zustände im Verdichterdurchsatz- und Wirkungsgradkennfeld
(vgl. Abb. 4.21) identische Berechnungsergebnisse.

Die Unterschiede zwischen beiden Programmpaketen ergeben sich aufgrund der er-
forderlichen und jeweils anders erfolgenden Extrapolation in den Turboladerkenn-
feldern. So entsteht im Falle von THEMOS r© die Verdichterdurchsatzkennlinie für
nATL = 180.000 min−1 oberhalb derjenigen, die während der PROMO-Berechnung
herangezogen wird. Diese Kennlinienverschiebung bewirkt schließlich unterschied-
liche Ergebnisse hinsichtlich der berechneten Turboladerdrehzahl. Die Verdichter-
wirkungsgrade werden von beiden Programmen auf vergleichbarem Niveau ermittelt.
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Abb. 4.20 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte bei
n = 4000 min−1/ Volllast, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten
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Kapitel 5

Diabates Turboladermodell

5.1 Theoretischer Modellansatz

5.1.1 Einleitung

Der in Abschn. 3.4 dargestellte Berechnungsgang zur Erstellung der Turbola-
derkennfelder gilt unter der Annahme, dass die jeweiligen Zustandsänderungen
zwischen den verwendeten Druck- und Temperaturmessstellen am Ein- und Aus-
trittsstutzen adiabate Prozesse sind. Dies stellt insofern eine Vereinfachung dar,
als dass neben den aerodynamischen Arbeiten von Verdichter und Turbine auch
Wärmeübertragungsvorgänge ablaufen, was nur in ihrer Gesamtwirkung an den
Messstellen erfasst werden kann. Ursache dieser Vorgänge ist die Tatsache, dass
die Turbine bei einer üblichen Kennfeldvermessung mit einer (konstanten) Abgas-
temperatur, von meist T3 = 873 K, beaufschlagt wird. Dadurch entstehen große
Temperaturgradienten zwischen der heißen Turbine und der Umgebung sowie dem
relativ kalten Verdichter.

Diese als Heißvermessung bezeichnete Untersuchung stellt das übliche Vorgehen der
Turboladerhersteller zur Erfassung der Turboladerkennfelder dar. Im Rahmen ei-
ner Kaltvermessung, bei der die Turbine mit kalter (T3 = 293 K) Druckluft be-
trieben wird, lassen sich hingegen die genannten Temperaturgradienten vermei-
den. Für die auf diese Weise generierten Kennfelder von Verdichter und Turbine
trifft dann tatsächlich die Annahme eines weitgehend adiabaten Prozessverlaufs zu.
Ein anschließender Vergleich der Ergebnisse aus jeweils heißer und kalter Vermes-
sung ermöglicht, die am Turbolader auftretenden aerodynamischen Arbeiten und
Wärmeübertragungsvorgänge zu trennen, so dass eine diabate Betrachtung möglich
wird.

Diese Trennung erfordert eine Erweiterung der in Abschn. 3.4 definierten En-
thalpiedifferenzen und (isentropen) Wirkungsgrade und eine eindeutige Festlegung
hinsichtlich der Begriffe adiabat und diabat. Auf Grundlage der messtechnisch er-
fassten Zustände am Ein- und am Austritt von Verdichter und Turbine1 gilt für die
vorliegende Arbeit folgende Vereinbarung:

1also der nach wie vor selben realen Vorgänge innerhalb von Verdichter und Turbine

73
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adiabate Betrachtung: Die gemessene Zustandsänderung des Strömungs-
mediums zwischen Ein- und Austritt der Strömungsmaschine wird jeweils als
alleinige Folge der umgesetzten aerodynamischen Turbomaschinenarbeit in-
terpretiert. Effekte von Wärmeübertragungsvorgängen werden vernachlässigt.
Dies entspricht der Annahme aus Abschn. 3.4.

diabate Betrachtung: Die gemessene Zustandsänderung des Strömungsmediums
zwischen Ein- und Austritt der Strömungsmaschine wird zu einem Anteil
der übertragenen Turbomaschinenarbeit und zum anderen Anteil Wärmeüber-
tragungsvorgängen zugeschrieben.

Unter adiabater Betrachtungsweise ist also nicht der Versuch zu verstehen, die
aerodynamischen Arbeiten und übertragenen Wärmen zunächst zu trennen, um
dann Turboladerwirkungsgrade zu berechnen, die um den Anteil der ermittelten
Wärmeflüsse bereinigt sind. Damit wäre lediglich ein Vergleich mit einer Kaltver-
messung möglich, was jedoch nicht das primäre Ziel des diabaten Turboladermodells
darstellt.

In der vorliegenden Arbeit wird ein diabater Ansatz verwendet, der im Rahmen
eines FVV-Forschungsvorhabens [58], [59], [10] sowie dessen Vorarbeiten [1] und
Erweiterungen [75], [73], [74], [72] entstanden ist. Auf der Basis von Kalt- und Heiß-
vermessungen eines Turboladers werden hierbei zunächst jene Einflussfaktoren ana-
lysiert, die das Durchsatz-, Wirkungsgrad- und auch Wärmeübertragungsverhalten
des Turboladers bestimmen. Diese Analyse führt anschließend zur Aufstellung phy-
sikalisch basierter Regressionsgleichungen. Dazu wird jeweils eine charakteristische
Kennfeldgröße (zum Beispiel die aerodynamische Turbinenleistung in dimensions-
loser Form) als Funktion von mehreren unabhängigen Variablen dargestellt. Diese
mehrparametrige Regression ermöglicht die Bestimmung der zunächst unbekannten
Regressionskoeffizienten nach der Methode der kleinsten Fehlerquadrate. Eine Ei-
genschaft dieser

”
best fit“ - Methode ist, dass die Ergebnisfunktion nicht exakt durch

die Messpunkte verläuft, sondern dass eine Approximation durchgeführt wird. Dies
erscheint grundsätzlich sinnvoll, wenn man bedenkt, dass die zugrunde liegenden Da-
ten stets mit zufälligen und systematischen Messunsicherheiten behaftet sind. Der
Grad der Abweichung der approximierten Punkte von den Messpunkten hängt von
der Güte der Messwerte und von der Qualität der gewählten Regressionsfunktion
ab. Die aufgestellten Gleichungen erfordern nur einige wesentliche Geometriegrößen
des Turboladers, so dass eine einfache Parametrierung des Regressionsansatzes auch
dann sichergestellt ist, wenn nur die herkömmliche Datenbasis zu einem Turbolader
zur Verfügung steht.

Ein Vorteil der Regressionsmethode besteht auch in deren Schnelligkeit. Die ei-
gentliche Regression muss für ein Kennfeld nur einmal durchgeführt werden. Die
Regressionskoeffizienten sind dann bekannt, und die Bestimmung der Kennfeld-
punkte entspricht lediglich der Auswertung einer bekannten Funktion an verschie-
denen Stützstellen. Dabei kann zwischen adiabatem Ansatz und diabatem Ansatz
gewählt werden. Die Möglichkeit einer adiabaten Berechnung innerhalb des sonst
diabaten Ansatzes dient dem Abgleich des Modells mit gemessenen Kennfelddaten,
insbesondere auch im Vergleich zu bisherigen mathematisch basierten Ansätzen. Der
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beschriebenen Regression ist zusätzlich eine Gewichtung überlagert, die abhängig
vom betrachteten Betriebsbereich des Turboladers die Regressionskoeffizienten so
anpasst, dass die in unmittelbarer Nähe gelegenen Messwerte das regressierte Ergeb-
nis stärker beeinflussen als entferntere. Im unteren Turboladerteillastbereich werden
über diese Gewichtung qualitativ höherwertige Ergebnisse erzielt als beim Vorgehen
ohne Gewichtung.

Diese gewichteten Regressionsgleichungen wurden abschließend programmtechnisch
so umgesetzt, dass sie sowohl als ein eigenständiges (stand-alone) Programm als auch
als Unterprogramme zur Implementierung in Motorprozess-Simulationssysteme zur
Verfügung stehen2.

In den folgenden Abschnitten wird zum besseren Verständnis der vorliegenden Ar-
beit der oben zitierte diabate Ansatz näher dargestellt, allerdings nur in seinen we-
sentlichen Grundzügen. Für eingehendere Studien sei auf die angegebenen Quellen
verwiesen.

5.1.2 Wärmeübertragung am Turbolader

Einteilung der Wärmeübertragung

In der Thermodynamik bezeichnet man Energie, welche die Grenze eines Systems
überschreitet, dann als Wärme, wenn der Energietransport allein durch einen Tem-
peraturunterschied zwischen dem System und seiner Umgebung hervorgerufen wird
(
”
treibende Temperaturdifferenz“). Nach dem 2. Hauptsatz der Thermodynamik

fließt dabei Wärme stets in Richtung fallender thermodynamischer Temperatur über
die Systemgrenze.
Die Thermodynamik trifft allerdings keine Aussage darüber, in welcher Weise
der übertragene Wärmestrom vom treibenden Temperaturgefälle abhängt und wie
schnell oder intensiv der irreversible Prozess der Wärmeübertragung abläuft. Diese
Gesetzmäßigkeiten zu klären, ist Gegenstand der Lehre von der Wärmeübertragung.
Dabei unterscheidet man drei Arten der Wärmeübertragung: Wärmeleitung, kon-
vektiver Wärmeübergang und Wärmestrahlung [2], [76].

Wärmeleitung ist ein Energietransport in festen oder in unbewegten flüssigen und
gasförmigen Körpern durch Impulsaustausch zwischen schwingenden benachbarten
Atomen und Molekülen bei einem vorhandenen Temperaturgradienten, ohne dass die
Teilchen selber transportiert werden. In Metallen übertragen auch die freien Elek-
tronen Energie. In Festkörpern wird Energie allein durch Wärmeleitung transpor-
tiert, in bewegten Gasen und Flüssigkeiten überlagert sich dem Wärmeleitvorgang
ein Energietransport durch die strömende Bewegung (Konvektion) und durch
Wärmestrahlung.

Beim konvektiven Wärmeübergang wird Energie durch die gerichtete Bewegung
eines Fluids transportiert. Es kommt zu einem Transport kleinerer und größerer Mo-
lekülverbände, die die in ihnen gespeicherte Energie mitführen. Ursache der trans-

2in der vorliegenden Arbeit wird dieses (Unter-)Programm jeweils mit TC-Software abgekürzt
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portierenden Strömung sind meist Kräfte. Man unterscheidet zwischen freiem3 und
erzwungenem4 konvektiven Wärmeübergang.

Wärmestrahlung ist eine elektromagnetische Strahlung, die jeder Körper an seine
Umgebung aufgrund seiner positiven thermodynamischen Temperatur abgibt. Das
Aussenden dieser Strahlung bedeutet dabei die Umwandlung eines Teils der inneren
Energie des Körpers in Energie, die durch elektromagnetische Wellen forttranspor-
tiert wird. Treffen diese elektromagnetischen Wellen auf Materie, so absorbiert diese
einen Teil der mit ihnen transportierten Energie, während der Rest reflektiert oder
durchgelassen wird.

Modell der Wärmeübertragung am Turbolader

Der komplexe Aufbau eines Turboladers führt zu einer Vielzahl verschiedener
Wärmeübertragungsvorgänge, sowohl innerhalb des Turboladers als auch zwischen
Turbolader und Umgebung. Nach [75] und [11], in denen diese Vorgänge sepa-
riert und quantifiziert werden, und auch nach [33] lassen sich die wesentlichen
Wärmetransportvorgänge am Turbolader wie folgt aufschlüsseln:

• Wärmeübertragung vom Turbinenheißgas an das Turbinengehäuse und weiter

– in das Lagergehäuse als Wärmeleitung

– an die Umgebung als konvektiver Wärmeübergang und als Wärme-
strahlung

• Wärmeübertragung vom Lager- zum Verdichtergehäuse als Wärmeleitung und
weiter zur Verdichterluft

• Wärmeübertragung innerhalb des Turboladers

– vom Lagergehäuse zum Schmieröl als konvektiver Wärmeübergang

– vom Lagergehäuse an die Umgebung als konvektiver Wärmeübergang

Abb. 5.1 stellt die im Rahmen der vorliegenden diabaten Turboladermodellierung
berücksichtigten Wärmeübertragungsvorgänge schematisch dar.

Die vorgenannten Wärmeflüsse, insbesondere diejenigen zum Verdichter, verursa-
chen einen erhöhten Temperaturmesswert am Verdichteraustritt T2. Das bedeutet
im Umkehrschluss, dass der isentrope Verdichterwirkungsgrad nach Gl. (3.13) un-
terbewertet ist5. Diese Unterbewertung führt schließlich zu einer Überbewertung des
Turbinenwirkungsgrads nach Gl. (3.21)6. Beide Effekte werden in Abschn. 5.1.3
und Abschn. 5.1.4 näher betrachtet.

3der Teilchentransport entsteht von selbst, zum Beispiel bei Temperaturunterschieden
4der Teilchentransport entsteht durch äußere Einwirkung, zum Beispiel ein Gebläse oder eine Pumpe
5Dies gilt solange, wie der isentrope Verdichterwirkungsgrad als jener Wert verstanden wird, der lediglich

aufgrund der aerodynamischen Verluste im Verdichter < 1 ist.
6es gilt das entsprechende wie beim isentropen Verdichterwirkungsgrad
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Verdichter

Turbine

Abgas

Luft

Öl

Strahlung

Konvektion

Leitung

Abb. 5.1 Wärmeübertragung am Abgasturbolader

5.1.3 Diabates Verdichtermodell

Diabate Zustandsänderung

Zur Veranschaulichung der Auswirkungen der Wärmeströme auf den Verdichtungs-
prozess seien die zugehörigen Vorgänge in Erweiterung des aus Abschn. 3.4.3,
Abb. 3.5 bekannten h,s-Diagramms betrachtet (vgl. Abb. 5.2).
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Im realen Prozess wird der Luft beim Durchströmen des Verdichters mehr oder we-
niger gleichmäßig Wärme zugeführt. Die genaue Verteilung der Wärmeübertragung
im Verdichter ist unbekannt, aber für die globale Zustandsänderung auch unbe-
deutend. Die Betrachtung der Wärmeflüsse im Verdichtungsprozess kann wesentlich
vereinfacht werden, wenn man die Wärme in die zwei Anteile

qV,E = cp,V · (T1∗ − T1)

qV,A = cp,V · (T2 − T2adi∗)
(5.1)

aufteilt. Unter der Wärme qV,E soll derjenige Wärmeanteil verstanden werden, der
dem Arbeitsmedium (Luft) am Eintritt - also vor dem eigentlichen Verdichtungs-
prozess - zugeführt wird. Die Temperatur steigt damit von der (gemessenen) Ein-
trittstemperatur T1 auf T1∗ . Die Verdichtung selbst sei als adiabat betrachtet [23],
die Temperatur steigt dabei auf T2adi∗ . Nach der Verdichtung wird dem Arbeitsme-
dium die Wärme qV,A zugeführt, die Temperatur erhöht sich weiter, von T2adi∗ auf
die (gemessene) Austrittstemperatur T2. Die Betrachtung des eigentlichen Verdich-
tungsprozesses als adiabat bedeutet keine Verletzung der Allgemeingültigkeit dieses
Ansatzes, wenn man die während der realen Verdichtung (von 1→2) zugeführte
Wärme so auf die Anteile qV,E und qV,A verteilt, dass sich global die gleiche Zu-
standsänderung ergibt wie beim realen Prozess.

Die Unterteilung in eine anteilige Wärmezufuhr vor und eine nach der Verdichtung
ist sinnvoll, da qV,E und qV,A ganz unterschiedliche Auswirkungen auf den Prozess
haben. Wie auch aus der Divergenz der Isobaren im h,s-Diagramm deutlich wird,
nimmt für einen bestimmten Massendurchsatz und ein bestimmtes Druckverhältnis
bei gleicher strömungsmechanischer Güte der Turbomaschine die aufgenommene
Leistung mit zunehmender Eintrittstemperatur zu. Für den gleichen Ladedruck ist
also bei erhöhter Verdichtereintrittstemperatur eine größere Turbinenleistung aufzu-
bringen. Dagegen bewirkt eine Erhöhung der am Austritt zugeführten Wärme qV,A

lediglich eine Erhöhung der Verdichteraustrittstemperatur. Diese ist zwar ebenfalls
unerwünscht, hat aber keine Auswirkungen mehr auf die aufgenommene Verdichter-
leistung.

Für die adiabate Betrachtung, also ohne Berücksichtigung der Tatsache von Wärme-
flüssen, wurde die Zustandsänderung der Verdichtung bereits in Abschn. 3.4.3
diskutiert. Werden jedoch Wärmeflüsse in die Betrachtung einbezogen, so wird ei-
ne erweiterte Darstellung der bisherigen Definitionen des isentropen Verdichterwir-
kungsgrads erforderlich. Im h,s-Diagramm nach Abb. 5.2 ist die Zustandsänderung
aufgeteilt in eine isobare Wärmezufuhr am Eintritt qV,E, eine adiabate Verdichtung
und eine wiederum isobare Wärmezufuhr am Austritt qV,A. Die gesamte Enthal-
pieerhöhung von 1→2 ergibt sich als Summe aus der adiabaten Verdichtungsarbeit
∆hV,adi,t

∗ und den vor und nach Verdichter zugeführten spezifischen Wärmen qV,E

und qV,A. Bei der herkömmlichen Bestimmung des
”
isentropen Wirkungsgrads“ am
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Turboladerprüfstand wird demzufolge der (isentrope) diabate Wirkungsgrad

ηsV,dia =
∆hsV,t

∆hV,t

=

cp,V · T1 ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
cp,V · (T2 − T1)

=
∆hsV,t

qV,E + ∆hV,adi,t
∗ + qV,A

=

cp,V · T1 ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
qV,E + cp,V · (T2adi∗ − T1∗) + qV,A

(5.2)

ermittelt. Es ist offensichtlich, dass diese Wirkungsgraddefinition keinerlei Auskunft
über die aerodynamische Güte des Verdichters liefern kann, da neben der Verdich-
terarbeit auch ins Arbeitsmedium übertragene Wärmen zur Temperaturerhöhung
von 1→2 beitragen. Über die aerodynamische Güte des Verdichters gibt allerdings
der (isentrope) adiabate Wirkungsgrad

ηsV,adi =
∆hsV,t

∆hV,adi,t

=

cp,V · T1 ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
cp,V · (T2adi − T1)

=
∆hsV,t

∗

∆hV,adi,t
∗ =

cp,V · T1∗ ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
cp,V · (T2adi∗ − T1∗)

(5.3)

Auskunft.

Beide Wirkungsgraddefinitionen sind für die Bestimmung der aufgenommenen Ver-
dichterleistung jedoch ungeeignet. Der diabate Wirkungsgrad ηsV,dia bezieht die
isentrope Enthalpieänderung auf die gesamte Enthalpieänderung (einschließlich
Wärmeströme). Beim adiabaten Wirkungsgrad ηsV,adi dagegen wird die isentrope
Enthalpiedifferenz ∆hsV,t

∗ nach der Übertragung von qV,E und nicht die mit der
Eintrittstemperatur gebildete isentrope Enthalpiedifferenz ∆hsV,t ins Verhältnis zu
∆hV,adi,t

∗ gesetzt.

Trotz dieser Unzulänglichkeit wird der aus den am Turboladerprüfstand aufgenom-
menen Messwerten ermittelte diabate Wirkungsgrad, allgemein als

”
isentroper Wir-

kungsgrad“ bekannt, bisher in der Regel zur Berechnung der aufgenommenen me-
chanischen Verdichterleistung verwendet. Um die korrekte Verdichterleistung be-
stimmen zu können, wird der (isentrope) Leistungswirkungsgrad

ηsV,heat =
∆hsV,t

∆hV,adi,t
∗ =

cp,V · T1 ·
(

π
κV −1

κV
V,t − 1

)
cp,V · (T2adi∗ − T1∗)

(5.4)

eingeführt. Er bezieht die mit dem Eintrittszustand gebildete isentrope Enthalpie-
differenz auf die aerodynamische Verdichterarbeit. Die aufgenommene Verdichter-
leistung ergibt sich damit zu

PV = ṁV ·∆hV,adi,t
∗ = ṁV · ∆hsV,t

ηsV,heat

= ṁV ·
cp,V · T1 ·

(
π

κV −1

κV
V,t − 1

)
ηsV,heat

(5.5)
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Um aus den gemessenen Verdichterdaten den Leistungswirkungsgrad ηsV,heat bestim-
men zu können, bedarf es eines Verfahrens, das zumindest näherungsweise die Ener-
giezufuhr zum Arbeitsmedium in die zugeführte Wärme und die aerodynamische
Verdichterarbeit aufteilt. Desweiteren ist ein Ansatz zur Darstellung des Durchsatz-
verhaltens des Verdichters notwendig. Beides wird nachfolgend vorgestellt.

Trennung von Wärme und aerodynamischer Verdichterarbeit

Die dem Verdichter zugeführte Wärme wird über folgende Wärmeleitungsgleichung
dargestellt:

Q̇V = εÖl ·
λLager · ALager

LLager

· (T3 − T2) (5.6)

mit Q̇V Wärmestrom zum Verdichter in W

εÖl

Korrekturfaktor zur Berücksichtigung der Wärmeverluste an das
Öl

λLager Wärmeleitfähigkeitskoeffizient des Lagergehäuses in W/(m· K)
ALager Querschnittsfläche des Lagergehäuses in m2

LLager Länge des Lagergehäuses in m
T3 Turbineneintrittstemperatur in K
T2 Verdichteraustrittstemperatur in K

Mit dem Ansatz der Turbomaschinenhauptgleichung nach Euler, einer zunächst ein-
fachen Abschätzung für den Minderleistungsfaktor µ7 und der oben spezifizierte
Wärme kann ein Regressionszusammenhang für den Korrekturfaktor εÖl als Funk-
tion der Verdichterbetriebsparameter aufgestellt werden. Die Koeffizienten dieser
Regression entstehen aus dem Vergleich mit den Messdaten. Als Ergebnis dieses
Verfahrens stehen zwei Funktionen, je eine für den Korrekturfaktor εÖl und den
Minderleistungsfaktor µ zur Verfügung, mit deren Hilfe sowohl die aerodynamische
Verdichterarbeit als auch der diabate Verdichterwirkungsgrad berechenbar wird.

Durchsatzverhalten des Verdichters

Das Durchsatzverhalten des Verdichters wird mit Hilfe des aerodynamischen Ver-
lustkoeffizienten

ξV =
cp,V · (T2 − T2s)− qV

u2
1′

(5.7)

wiedergegeben. Dabei werden folgende Verlustmechanismen berücksichtigt:

• Strömungsverluste im Laufrad

– Reibungs- und Diffusionsverluste

– Verluste im Schaufelkanal

• Diffusorverluste
7Verlustkoeffizient, der die unvollständige Umlenkung der Strömung durch die nur endliche Zahl von

Laufradschaufeln eines Radialverdichters beschreibt
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• Strömungsverluste in der Spirale

– Reibungs- und Diffusionsverluste

– Verluste am Austrittsdiffusor

– Meridianströmungsverluste

Die Ansätze für die einzelen Verlustmechanismen münden in eine Regressionsglei-
chung zur Bestimmung des aerodynamischen Verlustkoeffizienten. Die Koeffizienten
aus den einzelnen Ansätzen bilden somit die Regressionskoeffizienten, die wiederum
über einen Vergleich mit den vorliegenden Kennfelddaten zu bestimmen sind.

5.1.4 Diabates Turbinenmodell

Diabate Zustandsänderung

Auch auf der Turbinenseite wird die diabate Zustandsänderung (Entspannungspro-
zess) in drei Bereiche, nach Abb. 5.3, aufgeteilt.
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Abb. 5.3 Zustandsänderung in der Turbine

Nach einer isobaren Wärmeabfuhr am Eintritt qT,E und der zugehörigen Tempera-
turreduzierung (T3 → T3∗) folgt eine adiabate, verlustbehaftete Entspannung [23]
mit ∆hT,adi, verbunden mit der Temperatursenkung von T3∗ → T4adi, und schließlich
noch eine weitere isobare Wärmeabfuhr qT,A, (T4adi → T4dia):

qT,E = cp,T · (T3 − T3∗)

qT,A = cp,T · (T4adi − T4dia)
(5.8)
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In Analogie zum Verdichtungsprozess lassen sich die isentropen Turbinenwirkungs-
grade für den diabaten Entspannungsprozess festlegen. So ist auch hier die Definition
eines diabaten Wirkungsgrads möglich:

ηT,dia =
∆hT,dia

∆hsT

=
qT,E + ∆hT,adi + qT,A

∆hsT

=
qT,E + cp,T · (T3∗ − T4adi) + qT,A

∆hsT

=
cp,T · (T3 − T4dia)

cp,T · T3 ·
[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

] (5.9)

Ähnlich wie beim diabaten Verdichtungsprozess, ist die Definition des diaba-
ten Turbinenwirkungsgrads für die Bestimmung der mechanischen Turbinenleis-
tung ungeeignet, da dieser neben der aerodynamischen Turbinenarbeit auch die
Wärmeverluste der Turbine beinhaltet. Die aerodynamische Qualität der Strömung
kann zunächst wieder durch den adiabaten Wirkungsgrad ausgedrückt werden:

ηT,adi =
∆hT,adi

∆hsT
∗ =

cp,T · (T3∗ − T4adi)

cp,T · (T3∗ − T4s∗)
=

cp,T · (T3∗ − T4adi)

cp,T · T3∗ ·
[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

] (5.10)

Die reale abgegebene Turbinenleistung ist unter Verwendung des Leistungswir-
kungsgrads

ηT,heat =
∆hT,adi

∆hsT

=
cp,T · (T3∗ − T4adi)

cp,T · T3 ·
[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

] (5.11)

zu ermitteln. Die reale abgegebene Turbinenleistung ergibt sich schließlich zu:

PT = ṁT ·∆hT,adi = ṁT · ηT,heat ·∆hsT

= ṁT · ηT,heat · cp,T · T3 ·
[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

] (5.12)

Das prinzipielle Verständnis von den Energiewandlungsprozessen innerhalb der Tur-
bine, die zur Entstehung dieser Turbinenwirkungsgrade geführt haben, unterschei-
det sich jedoch nicht von dem bei der bereits beschriebenen Methode aus Ab-
schn. 3.4.3. Eine direkte Ermittlung der hier genannten Turbinenwirkungsgrade
aus allein an der Turbine aufgenommenen Messwerten entfällt, da jegliche Tem-
peraturmesswerte am Turbinenaustritt als unzureichend genau gelten, so dass der
Umweg über den Turboladerwirkungsgrad ηTL und den isentropen Verdichterwir-
kungsgrad beschritten werden muss. Da es verdichterseits zu einer Berücksichtigung
der Wärmeströme und damit auch zu einer Erweiterung der Wirkungsgraddefiniti-
onen kam, muss bereits hier eine Korrektur erfolgen. Die aerodynamische Verdich-
terarbeit wird durch den (isentropen) Leistungswirkungsgrad ηsV,heat beschrieben, so
dass der Turbinenwirkungsgrad nach Gl. (3.21) wie folgt berichtigt werden muss:

ηT =
ηTL

ηsV

→ ηT ′ =
ηTL

ηsV,heat

(5.13)
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Die in den Kennfeldern angegebenen Turbinenwirkungsgrade (der hergebrachten
Definition) sind demnach um den Faktor ηsV,dia/ηsV,heat zu korrigieren. Weiterhin
enthalten die so ermittelten Turbinenwirkungsgrade immer auch die mechanischen
Verluste des gesamten Turboladers, es sei denn, es werden explizite Werte für den
mechanischen Wirkungsgrad des Turboladers ηmTL vorgegeben.

Für die oben definierten Turbinenwirkungsgrade lassen sich schließlich erst nach
der genannten Korrektur und einer Abschätzung zu den an der Turbine wirkenden
Wärmeflüssen konkrete Werte ermitteln. Desweiteren sind ein Regressionsansatz
zur Darstellung des Durchsatzverhaltens der Turbine und ein Zusammenhang zur
Ermittlung des Zustands am Turbinenaustritt notwendig. Diese Ansätze sind nach-
folgend beschrieben.

Trennung von Wärme und aerodynamischer Turbinenarbeit

Ausgehend von der Turbomaschinenhauptgleichung nach Euler (Turbinenaustritts-
strömung mit Gegendrall) für die spezifische Turbinenarbeit

wT = ∆hT,adi = u3′ · c3′u + u4 · |c4u| (5.14)

kann der Leistungswirkungsgrad auch folgendermaßen definiert werden:

ηT,heat =
u3′ · c3′u + u4 · |c4u|

∆hsT

=
u3′ · c3′u + u4 · |c4u|

cp,T · T3 ·
[
1−

(
p4

p3t

)κT−1

κT

] (5.15)

Mit einer Abschätzung für die Umfangskomponenten der Geschwindigkeit am Lauf-
radeintritt c3′u und am Laufradaustritt c4u lässt sich eine Regressionsgleichung für
ηT,heat in Abhängigkeit der Turboladerdrehzahl, der VTG-Stellung, des Turbinen-
druckverhältnisses und der Turbinen-Laufzahl u/c0 aufstellen. Nach Bestimmung
der Koeffizienten dieser Gleichung durch Vergleich mit den Messdaten dient sie der
Berechnung des Leistungswirkungsgrads und damit der aerodynamischen Arbeit der
Turbine.

Durchsatzverhalten der Turbine

Das Durchsatzverhalten der Turbine wird über die Durchflussgleichung nach de
Saint-Venant abgebildet. Ein empirischer Zusammenhang [52], aufbauend auf [92],
ersetzt den benötigten Turbinendurchflussbeiwert µT in der Form

AT,eff = µT · AT,geo =

(
p3t

p4

)0.204

· AT,geo (5.16)

Damit kann ein Regressionsansatz in Abhängigkeit der Turboladerdrehzahl, der
VTG-Stellung und des Turbinendruckverhältnisses formuliert werden. Als Ergeb-
nis der Regression liegt der Vektor der Regressionskoeffizienten vor, so dass bei
Kenntnis der genannten unabhängigen Variablen der Turbinenmassenstrom an je-
dem beliebigen Kennfeldpunkt ermittelt werden kann.
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Ermittlung des Turbinenaustrittszustands

Der Zustand am Turbinenaustritt wird insbesondere dann wichtig, wenn im Rah-
men der Motorprozess-Simulation auch Komponenten, die der Turbine nachge-
schaltet sind, wie zum Beispiel Abgasnachbehandlungssysteme (Katalysator) oder
Niederdruck-Abgasrückführanlagen, untersucht werden sollen. Dazu sind zunächst
alle Wärmeverluste qT der Turbine zu erfassen. Der Wärmestrahlung an die Umge-
bung liegt ein einfacher Gleichungsansatz mit der Emissivität ε und der strahlenden
Oberfläche des Turbinengehäuses als Parameter zugrunde. Sowohl der konvektive
Wärmeübergang an die Umgebung als auch die Wärmeleitung zum Lagergehäuse
sind als Wärmeanteil bezogen auf die Wärmestrahlung vorzugeben. Damit lässt sich
die Turbinenaustrittstemperatur mit Hilfe des bereits ermittelten Wertes für die
spezifische Turbinenarbeit wT errechnen:

T4dia = T3 −
qT + wT

cp,T

(5.17)

Der diabate Turbinenwirkungsgrad wird damit nach Gl. (5.9) darstellbar.

5.2 Rechnungs-/Messungsvergleiche zum adiabaten Modell

5.2.1 Allgemeines

Zur Verifikation des vorgestellten neuartigen Turboladermodells werden nachfol-
gend Rechnungs-/Messungsvergleiche angestellt. In einem ersten Schritt dieser Mo-
dellprüfung muss zunächst geklärt werden, inwieweit der Ansatz der physikalisch
basierten Regressionsgleichungen in der Lage ist, die am Prüfstand aufgenom-
menen Messwerte wiederzugeben, wenn dabei etwaige Wärmeübertragungseffekte
nicht berücksichtigt werden, was der adiabaten Betrachtungsweise (vgl. Ab-
schn. 3.4.3) entspricht. Ein direkter Vergleich mit den jeweiligen Messwerten gibt
einerseits Auskunft über die Güte der adiabaten TC-Software, andererseits ist
auch ein Vergleich mit den bisherigen, mathematisch basierten Ansätzen aus Ab-
schn. 3.4.5 möglich. In einem zweiten Schritt werden dann die Auswirkungen der
Wärmetransportvorgänge im Rahmen des diabaten Modells im direkten Vergleich
zum adiabaten Ansatz verifiziert (vgl. Abschn. 5.3).

Die Verifikation der adiabaten TC-Software erstreckt sich sowohl auf die Interpola-
tion innerhalb des von der (üblichen) Vermessung abgedeckten Betriebsbereichs als
auch auf die Extrapolation der nicht messtechnisch erfassten Betriebsbereiche des
Turboladers. Die Datenbasis, die der TC-Software dafür in beiden Fällen als Eingabe
zur Verfügung steht, beschränkt sich auf den vom Turboladerhersteller normalerwei-
se bereitgestellten Betriebsbereich, obwohl im Rahmen der vorliegenden Arbeit ein
weitaus größerer Kennfeldbereich, auch als Kaltvermessung, entstanden ist. Somit
besteht die Möglichkeit, mit der TC-Software extrapolierte Daten zu berechnen, die
dann im Nachgang mit Messwerten verglichen werden können. Die Beschränkung
auf eine reduzierte Datenbasis als Eingabe für die TC-Software entsteht aus der For-
derung, die vorgestellte Turboladermodellierung auch dann zur Anwendung bringen
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zu können, wenn vom Turboladerhersteller nur das Standarddatenmaterial zu einem
Turbolader geliefert wird.

Die von der TC-Software jeweils verwendete Datenbasis ist in den folgenden
Kennfelddarstellungen mit Stützstellensymbolen gekennzeichnet. Darüber hinaus
enthalten die Darstellungen Messwerte, die zum Vergleich mit der Extrapo-
lation dienen. Die jeweils durchgezogenen Linien sind als Ergebnis der TC-
Unterprogrammberechnung zu verstehen.

5.2.2 Ergebnisse zum Verdichter-Unterprogramm der TC-Software

Abb. 5.4 stellt die inter- und extrapolierten Berechnungsergebnisse zum Ver-
dichterdurchsatzkennfeld dar. Die vorgegebenen heißen Stützstellen werden durch
die adiabate Berechnung im Allgemeinen gut approximiert. Eine vollständige
Übereinstimmung kann schon aufgrund des Regressionsansatzes nicht gefordert wer-
den. Die mit Annäherung an die Pumpgrenze zunehmende Abweichung der Be-
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Abb. 5.4 Inter- und Extrapolation des Verdichterdurchsatzkennfelds mit TC-Software
(Verdichter-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit heißen Messdaten

rechnung von den Messwerten ist einer Forderung aus der Motorprozess-Simulation
zuzuschreiben. Eine wieder fallende Drehzahlkennlinie in Richtung der Pumpgren-
ze würde einen zweideutigen Zusammenhang zwischen Verdichtermassenstrom und
Verdichterdruckverhältnis erzeugen. Einem Druckverhältnis wären dann zwei Mas-
senstromwerte zuzuordnen, was in der angeschlossenen Motorprozess-Simulation zu
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Konvergenzproblemen führen kann. Daher ist, ausgehend vom Maximum der Kenn-
linie, ein stetig steigender Geradenverlauf angesetzt, wobei die gewünschte Steigung
dem Programm vorgegeben wird.

Die Extrapolation von Kennlinien in Richtung kleiner und großer Turboladerdreh-
zahlen kann ebenfalls positiv bewertet werden. Die Abweichungen hin zur Pump-
grenze nehmen allerdings mit steigender Drehzahl überproportional zu, was jedoch
an der stetig steigenden Geraden liegt, die bei einem höher werdenden Massenstrom-
wert an das Kennlinienmaximum angesetzt werden muss.

Die zugehörigen, auf Basis heißer Messdaten generierten isentropen Verdichterwir-
kungsgrade zeigt Abb. 5.5. Bei kleinen Turboladerdrehzahlen ist die TC-Software
noch in der Lage, den Kennlinienverlauf mit ausreichender Genauigkeit wiederzuge-
ben. Das Kennlinienmaximum wird entsprechend gut approximiert.
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Abb. 5.5 Inter- und Extrapolation des Verdichterwirkungsgradkennfelds mit TC-Software
(Verdichter-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit heißen Messdaten

Im oberen Drehzahlbereich (nATL > 120.000 min−1) weichen die Berechnungsergeb-
nisse von den vorgegebenen Messwerten jedoch deutlich ab. Auch die extrapolierte
Kennlinie macht keine Ausnahme. Die Maximalwerte für den Wirkungsgrad können
nicht sauber wiedergegeben werden. Ursache dieser Unzulänglichkeit ist unter an-
derem, dass die Basiskalibrierung des vorliegenden Ansatzes im Wesentlichen unter
Zuhilfenahme von kalten Messdaten für den Verdichter erfolgte.

Abb. 5.6 zeigt die Ergebnisse zum Verdichterdurchsatzkennfeld auf der Basis kalter
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Messdaten8. In Abschn. 3.4.4 konnte anhand von Messergebnissen gezeigt werden,
dass das Durchsatzverhalten des Verdichters unabhängig von der Turbineneintritts-
temperatur ist, bei der die Kennfelder aufgenommen wurden. Daher zeigt sich auch
für die TC-Berechnung ein vergleichbares Verhalten, wie es bereits beim heißen
Durchsatzkennfeld vorlag. Die Abweichungen hin zur Pumpgrenze nehmen ebenfalls
mit zunehmender Turboladerdrehzahl zu, wenn auch nicht ganz so stark. Die extra-
polierte Kennlinie für nATL = 180.000 min−1 schneidet bei hohen Massenströmen
die Messwerte zu nATL = 175.000 min−1 und zeigt im Vergleich zur heißen Berech-
nung leichte Nachteile. Die Extrapolation in Richtung kleiner Turboladerdrehzahlen
wird anhand von Abb. 5.8 später genauer betrachtet.
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Abb. 5.6 Inter- und Extrapolation des Verdichterdurchsatzkennfelds mit TC-Software
(Verdichter-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit kalten Messdaten

Die entsprechenden Berechnungsergebnisse zum isentropen Verdichterwirkungsgrad
stellt Abb. 5.7 auf der Basis kalter Messdaten9 dar. Die Verläufe zeigen deutlich
bessere Ergebnisse als die Berechnungen auf der Grundlage heißer Messdaten. In-
nerhalb des vermessenen Kennfeldbereichs weisen die Kennlinien jeweils eine gute
Übereinstimmung mit der Messung auf. Auch liegen die Scheitelpunkte der Kennli-
nien, als Maß für den Maximalwert des isentropen Wirkungsgrads, mit ausreichender
Genauigkeit auf den Messergebnissen. Die Regression verhindert jedoch deckungs-
gleiche Verläufe. In Richtung kleiner Drehzahlen, bei gleichzeitig geringen Massen-

8mit Ausnahme der Messwerte bei nATL = 160.000 min−1

9wieder mit Ausnahme der Messwerte bei nATL = 160.000 min−1
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Abb. 5.7 Inter- und Extrapolation des Verdichterwirkungsgradkennfelds mit TC-Software
(Verdichter-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit kalten Messdaten

strömen, werden die berechneten Wirkungsgrade jedoch leicht überbewertet. Die
Extrapolation hin zu noch kleineren Drehzahlen lässt dieses Verhalten noch stärker
hervortreten. Die jeweiligen Maximalwerte werden deutlich überbewertet.

In diesem Zusammenhang sei erwähnt, dass die auf Messdaten basierenden, hier
dargestellten Wirkungsgrade gerade bei geringen Turboladerdrehzahlen aufgrund
der geringen Temperatur- und Druckdifferenzen sehr stark auf Ungenauigkeiten der
Messtechnik reagieren. Eine Abweichung des Temperaturwertes am Verdichterein-
oder -austritt um 1 K verändert den Wirkungsgradwert um bis zu 11%10. Analog
dazu bewirkt eine Druckabweichung um 10 mbar eine Veränderung im Wirkungsgrad
um mehr als 15%.

Der Vergleich zwischen der kalten Berechnung und den heißen Messwerten für
nATL = 160.000 min−1 ist insofern zulässig, als dass die Messergebnisses aus Ab-
schn. 3.4.4 zeigten, dass die Wirkungsgrade oberhalb von nATL = 120.000 min−1

unabhängig von der Turbineneintrittstemperatur sind. Die Berechnungsergebnisse
zur Extrapolation in Richtung großer Drehzahlen zeigen abschließend eine leichte
Unterbewertung im Vergleich zu den ebenfalls heißen Messwerten.

In Abb. 5.8 sind die inter- und extrapolierten Berechnungsergebnisse auf der Basis
kalter Kennfelddaten für den Schwachlastbetrieb des Turboladers vergrößert darge-

10betrachtet bei nATL = 40.000 min−1
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Abb. 5.8 Inter- und Extrapolation des Verdichterkennfelds im Schwachlastbereich mit TC-
Software (Verdichter-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit kalten Messda-
ten

stellt. Das Verhalten der Wirkungsgradberechnungen wurde im Zusammenhang mit
Abb. 5.7 erörtert, so dass hier darauf verwiesen wird. Zusätzlich zu den dort aus-
geführten Zusammenhängen sei bemerkt, dass für die Kaltvermessung grundsätzlich
die Annahme eines wärmedichten Turboladers bei extrem geringen Drehzahlen nur
dann gültig ist, wenn auch die Temperatur der Ölkonditionierung auf einen Wert ge-
bracht wird, der unter der Verdichteraustrittstemperatur liegt. Im vorliegenden Fall
war während der Vermessung die Öleintrittstemperatur auf konstant TÖl = 358 K
geregelt, so dass ein vorhandener Wärmefluss vom Lagergehäuse zum Verdichter die
Annahme des wärmedichten Verhaltens des Turboladers verletzt hat [56]. Dies ist
auch als Ursache für die Abweichungen in den Wirkungsgradwerten in Abb. 5.8 zu
sehen.

In Anlehnung an Abb. 5.6 zeigen die Simulationsergebnisse des Verdichter-
Durchsatzverhaltens für den extrahierten Schwachlastbetrieb gute Übereinstim-
mungen mit den Messwerten. Auch im IV. Quadranten kann ein stetiger Kennli-
nienverlauf dargestellt werden, obwohl der Verdichter in diesem Kennfeldbereich als
Drossel oder abnormale Turbine arbeitet [75]. Dieser Bereich wird gerade dann wich-
tig, wenn die Motorprozess-Simulation dynamische Motorzustände, zum Beispiel das
Anfahren oder Beschleunigen eines Fahrzeugs, abzubilden hat.

Die Kennlinie für nATL = 0 min−1 (
”
Nulldrehzahl“) wird bis zu einem Massenstrom

von ca. ṁV,Norm = 0.04 kg/s von der TC-Software gut wiedergegeben. Bei weiter stei-
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gendem Massenstrom werden die Abweichungen dann doch beträchtlich. Für einen
sich nicht drehenden Verdichter stellen derart hohe Massenströme jedoch nur einen
theoretisch erzeugten Zustand dar [75], so dass diese Abweichungen hingenommen
werden können.

5.2.3 Ergebnisse zum Turbinen-Unterprogramm der TC-Software

Abb. 5.9 stellt die inter- und extrapolierten TC-Berechnungsergebnisse zum Tur-
binendurchsatzkennfeld im Vergleich zur heißen Datenbasis für sechs verschiedene
VTG-Stellungen11 dar. Insgesamt lässt sich eine sehr gute Nachbildung der Messwer-
te feststellen.
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Abb. 5.9 Inter- und Extrapolation des Turbinendurchsatzkennfelds mit TC-Software
(Turbinen-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit heißen Messdaten

Die Interpolationsfunktionalität der TC-Software kann dadurch überprüft werden,
dass einzelne, innerhalb der Datenbasis liegende Messdaten aus dem Eingabedaten-
satz der TC-Software entfernt, diese Werte dann aber explizit von der TC-Software
berechnet und anschließend mit den (ursprünglich gelöschten) Messwerten vergli-
chen werden. Dieses Vorgehen lässt sich auch zur Überprüfung der Extrapolations-
fähigkeit durch Löschen von am Rand der Datenbasis gelegenen Extremwerten an-

11Die Datenbasis bei T3 = 873 K für insgesamt 6 VTG-Stellungen wurde vom Turboladerhersteller
bereitgestellt.
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Abb. 5.10 Inter- und Extrapolation des Turbinenwirkungsgradkennfelds mit TC-Software
(Turbinen-Unterprogramm), adiabate Berechnung mit heißen Messdaten

wenden. Beides wurde in [75] mit dem Ergebnis einer ausreichenden Genauigkeit
durchgeführt, so dass an dieser Stelle darauf verwiesen wird.

Abb. 5.10 zeigt die auf Basis heißer Messdaten erzeugten Berechnungsergebnis-
se zum Turbinenwirkungsgrad für sechs VTG-Stellungen. Auch hier lässt sich eine
hervorragende Übereinstimmung feststellen. Für die Überprüfung des Inter- und
Extrapolationsvermögens des Turbinenunterprogramms sei auch hier auf [75] ver-
wiesen.

Eine kalte Datenbasis der Turbine, basierend auf einer Kaltvermessung des Turbola-
ders, stand dem angegebenen Forschungsvorhaben zwar zur Verfügung, wurde aber
im Rahmen der Verifikation des diabaten Modellansatzes in der vorliegenden Arbeit
nicht verwendet. Ursache dieser Nichtberücksichtigung sind folgende Sachverhalte:

• Eine Kaltvermessung kann nur einen eingeschränkten Betriebsbereich des Tur-
boladers abdecken, da die an der Turbine erforderliche Antriebsleistung mit
Druckluft nur beschränkt darstellbar ist. In der Regel können vom Turbola-
derhersteller keine derartigen Messungen erhalten werden.

• Eine kalte Turbinen-Datenbasis würde keinen Beitrag zur Erstellung des dia-
baten Turboladermodells leisten können (abgesehen von der Bestimmung des
Zustands am Turbinenaustritt).
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• Die vom Turboladerhersteller bereitgestellte heiße Datenbasis erstreckt sich
über einen weiten und fein gerasterten Kennfeldbereich, was als ausreichend
gilt.

Daher wird auf die Analyse der TC-Software auf der Grundlage kalter Turbinenda-
ten verzichtet.

5.3 Rechnungs-/Messungsvergleiche zum diabaten Modell

5.3.1 Allgemeines

Nach der Verifikation des adiabaten Teilansatzes muss nun im zweiten Schritt
das diabate Gesamtmodell hinsichtlich der korrekten Wiedergabe der Wärmeüber-
tragungseffekte am Turbolader überprüft werden. Dies geschieht ebenfalls durch
Rechnungs-/Messungsvergleiche. Dazu werden die heißen Messdaten (T3 = 873 K)
den TC-Unterprogrammen vorgegeben, eine Berechnung bzw. Umrechnung auf kalte
Bedingungen (T3 = 293 K) erzwungen und anschließend diese Rechenergebnisse mit
den kalten Messwerten verglichen. Diese Vorausberechnung erfolgt analog auch in
der entgegengesetzten Richtung, also von kalt nach heiß.

Als Datenbasis werden den Unterprogrammen wieder nur jene Werte zur Verfügung
gestellt, die auch schon bei der adiabaten Verifikation Verwendung fanden. Auch die
Prüfung der Inter- und Extrapolationgüte wird in vergleichbarer Weise durchgeführt.

5.3.2 Ergebnisse zum Verdichter-Unterprogramm der TC-Software

Abb. 5.11 stellt die diabate Berechnungsvariante von heiß nach kalt für das Ver-
dichterdurchsatzverhalten dar. Es entstehen ähnliche Durchsatzkennlinen, wie jene,
die die adiabate Berechnung auf der Grundlage heißer Messdaten (vgl. Abb. 5.4)
generierte, so dass hier eine vergleichbare Einschätzung zur Güte der Berechnung
abgegeben werden kann. Die Qualität der Extrapolation in Richtung kleiner und
großer Drehzahlen kann ebenfalls positiv bewertet werden.

Abb. 5.12 zeigt die aus heißen Messdaten simulierten isentropen Verdichterwir-
kungsgrade12 im Vergleich zu kalten Wirkungsgradmesswerten des Verdichters. Die-
ser Vergleich ist insofern zulässig, als von der Annahme ausgegangen wird, dass
eine Kaltvermessung das tatsächlich nahezu adiabate Verhalten des Turboladers
beschreibt. Damit entspricht der kalt gemessene Wirkungsgrad dem Leistungswir-
kungsgrad ηsV,heat. Die Ergebnisse sind mit denen vergleichbar, die bei der adiabaten
Wirkungsgradberechnung auf der Basis heißer Messdaten (vgl. Abb. 5.5) entstan-
den sind.

Während bei großen Drehzahlen der Kennlinienverlauf deutlich hinter den Maximal-
wirkungsgraden zurückbleibt, sind die Wirkungsgrade bei kleinen Drehzahlen zum

12im Rahmen der diabaten Betrachtung als (isentrope) Leistungswirkungsgrade ηsV,heat nach Gl. (5.4)
bezeichnet
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Teil deutlich überbewertet. Ursache sind auch hier, zumindest was den Fehler bei
kleinen Drehzahlen betrifft, die Wärmeleitungsvorgänge zum Verdichter aufgrund
einer im Vergleich zur Kaltvermessung erhöhten Schmieröltemperatur. Eine sau-
bere Trennung der Verdichteraerodynamik von den Wärmeflüssen war damit nicht
möglich.

Für die entgegengesetzte Richtung von kalt nach heiß stellt Abb. 5.13 das Ver-
dichterdurchsatzverhalten dar. Auf der Grundlage kalter Messdaten berechnete das
diabate TC-Unterprogramm des Verdichters den Zustand, der bei heißen Bedingun-
gen entsteht. Der Vergleich mit heißen Messwerten zeigt eine gute Ergebnisqualität.
Auch die Inter- und Extrapolation wird mit ausreichender Genauigkeit wiedergege-
ben.
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Abb. 5.13 Inter- und Extrapolation des heißen Verdichterdurchsatzkennfelds mit TC-
Software (Verdichter-Unterprogramm), diabate Berechnung mit kalten Messda-
ten

Abb. 5.14 zeigt die auf der Basis kalter Messdaten erzeugten (isentropen) diabaten
Verdichterwirkungsgrade im Vergleich zu den Messdaten, die bei heißen Bedingun-
gen aufgenommen wurden. Auch hier ist ein derartiger Vergleich zulässig, weil heiße
Messwerte für den isentropen Verdichterwirkungsgrad im Rahmen des diabaten Mo-
dells durch den diabaten Wirkungsgrad ηsV,dia beschrieben werden. Im Gegensatz zu
der Wirkungsgraddarstellung in Abb. 5.12 kann hier eine bessere Übereinstimmung
zwischen Rechen- und Messwerten festgestellt werden. Mit Ausnahme der Kurve zu
nATL = 80.000 min−1 lässt sich für alle Kennlinienverläufe eine ausreichende Appro-
ximation bescheinigen.
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5.3.3 Ergebnisse zum Turbinen-Unterprogramm der TC-Software

Wie bereits erwähnt, werden in der vorliegenden Arbeit auf der Turbinenseite nur
jene Messwerte verwendet, die vom Turboladerhersteller im Rahmen einer Standard-
Heißvermessung zur Verfügung gestellt wurden. Somit sind für den Fall der diabaten
Turbine keine Rechnungs-/Messungsvergleiche in ähnlicher Weise wie beim Verdich-
ter möglich.

Kalte Turbinenmessdaten13 wurden dennoch zur Erstellung und Kalibrierung
des diabaten Modells zwecks Abschätzung der von der Turbine abfließenden
Wärmeströme verwendet. Dadurch wird die Berechnung des Zustands am Turbi-
nenaustritt möglich.

Die weitaus wichtigere Größe, der Leistungswirkungsgrad ηT,heat, zur Berechnung der
Turbinenleistung, entsteht durch die Korrektur des gemessenen Turbinenwirkungs-
grads um den Faktor ηsV,dia/ηsV,heat (vgl. Abschn. 5.1.4). Die Richtigkeit dieser
Korrektur kann daher sowohl am Verdichter, wie geschehen, als auch an der Turbi-
ne verifiziert werden. Dennoch sei für einen Vergleich des Leistungswirkungsgrads
ηT,heat mit kalten Turbinenmessdaten auf [75] verwiesen.

13streng genommen fallen im Rahmen einer Kaltvermessung neben den hier verwendeten Verdichterdaten
auch entsprechende Turbinendaten ab





Kapitel 6

Anwendung des diabaten
Turboladermodells

6.1 Allgemeines

Nachdem einerseits die Auswirkungen der verwendeten Turbolader-Kennfelddaten
auf die Ergebnisse der Motorprozess-Simulation unter Verwendung des Berechnungs-
ansatzes für adiabate Turbolader (vgl. Kap. 4)1 und andererseits die Leistungs-
fähigkeit einer diabaten Turboladermodellierung (vgl. Kap. 5) dargestellt worden
sind, soll nachfolgend die Anwendung dieses neuartigen Modells im Rahmen der
Motorprozess-Simulation im Vordergrund stehen. Dazu werden beide Motorprozess-
Simulationssysteme (THEMOS r©, PROMO) um die Gesamtfunktionalität der TC-
Software2 erweitert.

In Analogie zum Vorgehen bei der Verifikation des diabaten Turboladermodells als
stand-alone-Programm (vgl. Abschn. 5.2) erfolgt auch hier die Überprüfung in zwei
Schritten anhand von Rechnungs-/Messungsvergleichen an den vier Motorbetriebs-
punkten. Im ersten Schritt (vgl. Abschn. 6.2) wird wieder der adiabate Berech-
nungsansatz innerhalb des Gesamtmodells benutzt, um die Güte der Modellierung
im Vergleich zum bisherigen adiabaten Vorgehen bewerten zu können. Damit wird
ein direkter Vergleich des mathematisch basierten Ansatzes mit dem physikalisch
motivierten möglich. Weiterhin wird wieder der Einfluss heißer gegenüber kalter
Turboladermesswerte als Eingabedaten für die Prozessrechnung dargestellt.

Im zweiten Verifikationsschritt (vgl. Abschn. 6.3) wird der diabate Gesamtan-
satz, unter Berücksichtung von Wärmeübertragungseffekten am Turbolader, in An-
wendung mit beiden Simulationsprogrammen bewertet. Dazu werden Rechnungs-
/Rechnungsvergleiche angestellt, die die Ergebnisveränderungen beim Übergang
vom adiabaten zum diabaten Berechnungsansatz innerhalb der TC-Software quan-
tifizieren. Dieser Vergleich der TC-Rechenergebnisse ermöglicht, dass nur diejeni-
gen Auswirkungen erfasst werden, die auf die Anwendung des diabaten Modells

1Im folgenden als Referenzrechnung bezeichnet, die für beide Programmpakete einmal mit heißen und
einmal mit kalten Turboladerkennfelddaten erfolgte.

2beinhaltet sowohl den adiabaten als auch den diabaten Teilansatz

97
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zurückzuführen sind. Eine Unterscheidung nach heißen und kalten Kennfelddaten
wird auch in diesem zweiten Schritt vorgenommen, da das diabate Modell in der
Lage sein müsste, gerade diesen Einfluss zu berücksichtigen.

Abschließend werden in einem Rechnungs-/Messungsvergleich (vgl. Abschn. 6.4)
beide Verifikationsschritte in ihrer Gesamtheit betrachtet, so dass eine unmittelbare
Bewertung der diabaten TC-Rechnung im Vergleich zur adiabaten Referenzrechnung
und zu den Messergebnissen möglich wird.

6.1.1 Implementation des Turboladermodells in die Simulationspro-
gramme

THEMOSr

Das Einbinden der in Fortran programmierten TC-Software in den objektorientier-
ten C++-Code von THEMOS r© geschieht über den Mechanismus der dynamischen
Bibliothek (DLL3). Aus den TC-Unterprogrammen zum Verdichter und zur Tur-
bine werden dabei zunächst mit Hilfe der Fortran-eigenen Compiler bzw. Linker
dynamische Bibliotheken erstellt, die den eigentlichen Programmcode enthalten. Sie
dienen anschließend der Erstellung so genannter Importbibliotheken (LIB), die ledig-
lich die nach außen sichtbaren Schnittstellen der Unterprogramme enthalten. Diese
werden dann zusammen mit den restlichen THEMOS r©-Modulen zum eigentlichen
Programm gelinkt. Zur Laufzeit des Programms erfolgt nach Aufruf der Unterpro-
gramme ein Sprung in die zugehörige dynamische Bibliothek, in der der Programm-
code abgearbeitet wird. Externe Steuergrößen ermöglichen dem Anwender, die TC-
Software zu aktivieren4 und zu konfigurieren (vgl. Abb. 6.1).

Verdichter.for

TC-Verdichter ( );
...

Modul Verdichter
...

...
Verdichter.dll

Verdichter.libVerdichter.lib

Call TC-Verdichter

Modul Verdichter
...

...
Call TC-Verdichter

Turbine.for

TC-Turbine ( );
...

Modul Turbine
...

...
Turbine.dll

Turbine.libTurbine.lib

Call TC-Turbine

Modul Turbine
...

...
Call TC-Turbine

THEMOS
Ò

TC-Software PROMO

Konfiguration.txt

Messwerte
- Verdichter

Turbine-

Abb. 6.1 Implementation der TC-Software in THEMOS r© und PROMO

3Dynamic Link Library
4Bei Deaktivierung der TC-Software wird die adiabate Basismodellierung verwendet.
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PROMO

Für das Fortran-basierte Programmpaket PROMO gestaltet sich die Einbindung der
TC-Unterprogramme deutlich einfacher5. Aufgrund der gleichen Programmierspra-
che können das Verdichter- und das Turbinen-Unterprogramm parallel zur bereits
vorhandenen Turboladerprogrammierung direkt in den Programmcode eingebunden
werden (vgl. Abb. 6.1). In Analogie zur THEMOS r©-Bedienung lenken Steuerziffern
von außen den Zugriff auf das eine oder andere Berechnungsverfahren.

6.2 Verifikation des adiabaten Ansatzes der TC-Software

6.2.1 Verwendung heißer Turbolader-Kennfelddaten

n = 2000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.2 stellt den Vergleich zwischen der adiabaten Referenz- bzw. der adiabaten
TC-Rechnung und den gemessenen integralen Motorbetriebswerten für den Schwach-
lastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 dar. Sowohl THEMOS r© als auch PROMO
nutzten dabei lediglich heiße Turboladermessdaten. Ungeachtet der Veränderungen
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Abb. 6.2 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ pme = 2 bar, heiße
Turbolader-Kennfelddaten

innerhalb des markierten Toleranzbereichs ergeben sich Unterschiede beim Abgas-
gegendruck p3 und bei der Turboladerdrehzahl nATL. Für beide Größen führt die

5Die Arbeiten zur Implementierung der TC-Unterprogramme in PROMO erfolgten durch das Inge-
nieurbüro Dr. Linnhoff.
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TC-Rechnung im Vergleich zur Referenzrechnung zu einer Angleichung der Simu-
lationsergebnisse. Die deutlich überbewertete Turboladerdrehzahl wird im Fall von
THEMOS r© nach unten korrigiert, während die unterschätzte PROMO-Drehzahl
nach oben angepasst wird, so dass insgesamt eine verbesserte Übereinstimmung er-
zielt werden konnte.

Beim Abgasgegendruck entsteht ein ähnliches Bild, jedoch auf einem leicht
überhöhten Druckniveau. Für PROMO wird der überhöhte Wert aus der Referenz-
rechnung nach unten verbessert, im Fall von THEMOS r© entsteht ein Nachteil zu
einer leichten Überbewertung.

Hintergrund der Angleichung der Simulationergebnisse ist die Tatsache, dass bei-
de Simulationsprogramme im Rahmen der TC-Rechnung mit identischen Ansätzen
hinsichtlich der Turboladermodellierung arbeiten. Unterschiede aufgrund verschie-
dener Inter- und Extrapolationsverfahren innerhalb der Turboladermessdaten ent-
fallen, so dass als Unterscheidungsmerkmal das eigentliche Simulationsprogramm
mit seinem grundsätzlichen Berechnungsansatz und der zugehörigen Motormodel-
lierung verbleibt. Dieses Merkmal ist daher als Ursache für die bleibenden Tempera-
turabweichungen vor und nach Turbine der THEMOS r©-Rechnung zu sehen. Beide
Temperaturen werden demgegenüber von der eindimensionalen PROMO-Simulation
genauer wiedergegeben.

n = 2000 min−1 / Volllast

Den analogen Vergleich für den Volllastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 zeigt
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Abb. 6.3 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adiaba-
te Referenz- bzw. TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ Volllast, heiße Turbolader-
Kennfelddaten
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Abb. 6.3. Sowohl für THEMOS r© als auch für PROMO führt die jeweilige adiabate
TC-Berechnung gegenüber ihrer entsprechenden Referenzrechnung zu deutlich un-
terschiedlichen Simulationsergebnissen. Beim Druckniveau vor Turbine entsteht ein
offensichtlicher Nachteil. Dieser ist auf die klare Unterschätzung der isentropen Ver-
dichterwirkungsgrade bei hohen Turboladerdrehzahlen im Rahmen der adiabaten
TC-Berechnung mit heißen Turboladermessdaten zurückzuführen (vgl. Abb. 5.4).
Diese Unterschätzung führt zu einem erhöhten Leistungsbedarf am Verdichter, der
durch eine Verkleinerung des Turbinenquerschnitts respektive ein Schließen der VTG
ausgeglichen wird. Somit entsteht insgesamt ein erhöhter Abgasgegendruck mit ent-
sprechend gesteigerten Temperaturen nach Verdichter und vor Turbine. Da dieser
Zusammenhang für beide Programme gleichermaßen feststellbar ist, kann die TC-
Software als alleinige Ursache identifiziert werden.

Eine detaillierte Betrachtung des Verdichter-Wirkungsgradverhaltens folgt im Zu-
sammenhang mit der Diskussion der mit kalten Turboladerkennfelddaten ermittelten
Berechnungsergebnisse.

n = 4000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.4 vergleicht für den Teillastbetriebspunkt bei n = 4000 min−1 die Ergebnisse
der adiabaten Berechnungsvarianten beider Programmpakete mit den Messwerten.
Es ist grundsätzlich ein vergleichbares Verhalten wie beim vorangegangenen Voll-
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Abb. 6.4 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. TC-Rechnung bei n = 4000 min−1/ pme = 2 bar, heiße
Turbolader-Kennfelddaten

lastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 festzustellen. Zu den bereits dargestellten
Ursachen ergibt sich hier der zusätzliche Effekt, dass der erhöhte Abgasgegendruck
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den schon auf geringem Niveau liegenden Motorlastpunkt weiter reduziert6.

n = 4000 min−1 / Volllast

Abb. 6.5 stellt den abschließenden Vergleich zwischen adiabater Referenz- bzw.
adiabater TC-Rechnung und den Messergebnissen für den Nennleistungspunkt
des Motors bei Verwendung heißer Messdaten zum Abgasturbolader dar. Ins-
gesamt betrachtet ergeben sich gute, innerhalb des Toleranzbandes liegende
Übereinstimmungen, wenngleich auch hier die bei den vorangegangenen Motorbe-
triebspunkten diskutierten Zusammenhänge auftreten. Aufgrund der hohen Motor-
last treten diese jedoch zunehmend in den Hintergrund.
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Abb. 6.5 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adiaba-
te Referenz- bzw. TC-Rechnung bei n = 4000 min−1/ Volllast, heiße Turbolader-
Kennfelddaten

6.2.2 Verwendung kalter Turbolader-Kennfelddaten

Die Verifikation des adiabaten Teilansatzes der TC-Software wird nachfolgend um
jene Rechnungs-/Messungsvergleiche erweitert, die unter Zuhilfenahme kalter Tur-
boladermessdaten7 entstanden sind. Neben den Diagrammen zu den mittleren Mo-
torbetriebswerten kommen wieder Verdichterkennfelddarstellungen mit dem zeit-
lich aufgelösten Durchsatz- und Wirkungsgradverhalten zum Einsatz. Der dabei ab-
fallende Vergleich der heißen gegenüber der kalten TC-Rechnung liefert Aussagen

6Es sei an die Randbedingung erinnert, dass die eingebrachte Brennstoffenergie in Form des Brennver-
laufs konstant bleibt.

7An der Turbine bleibt es wiederum bei der schon bekannten Datenbasis.
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darüber, inwieweit die TC-Software im Zusammenwirken mit dem jeweiligen Simu-
lationsprogramm den Einfluss der verschiedenen Turboladerdaten korrekt abbildet.

n = 2000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.6 präsentiert den Rechnungs-/Messungsvergleich für den Teillastbetriebs-
punkt bei n = 2000 min−1 für THEMOS r© und PROMO bei Verwendung kalter
Turboladermessdaten. Die adiabaten Berechnungen der jeweiligen Programmpakete
zeigen ein vergleichbares Verhalten wie es bereits bei den Ergebnissen mit heißen
Messdaten dargestellt wurde. So gleichen sich auch hier die Simulationsergebnisse
einander an: die berechneten Werte zur Turboladerdrehzahl nATL werden in die
jeweils notwendige Richtung verbessert, der Abgasgegendruck p3 wird, im Gegensatz
zu den heißen Berechnungen (vgl. Abb. 6.2), für beide Programme auf das diesmal
richtige Niveau korrigiert.
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Abb. 6.6 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ pme = 2 bar, kalte
Turbolader-Kennfelddaten

Ursache dieser Verbesserungen im Gegendruck ist das erhöhte Verdichterwirkungs-
gradniveau, das durch die Verwendung kalter Messdaten erzielt werden konnte (vgl.
Abb. 6.7). In der Folge führt auch hier diese Wirkungsgradsteigerung zu der bereits
dargestellten Korrektur der VTG-Position der Turbine. Die Wirkungsgradverschie-
bung wird von beiden Programmsystemen in gleich guter Qualität wiedergegeben.
Gleichzeitig entstehen insgesamt für alle Verläufe nahezu deckungsgleiche Kennli-
nien. Dies resultiert aus der Verwendung einer identischen Turboladermodellierung
für beide Simulationsprogramme.

Das zeitlich aufgelöste Verdichter-Durchsatzverhalten in Abb. 6.7 veranschaulicht
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Abb. 6.7 Vergleich des Motorbetriebsverhaltens im Verdichterkennfeld während eines Ar-
beitsspiels für die adiabate TC-Rechnung unter THEMOS r© und PROMO bei
n = 2000 min−1/ pme = 2 bar, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

den Grund der Korrekturen auf die berechneten Turboladerdrehzahlen. Während
sich in den zugehörigen Referenzrechnungen (vgl. Abb. 4.15) unterschiedliche Dreh-
zahlen aufgrund verschiedener Extrapolationsalgorithmen ergaben, entstehen im
vorliegenden Fall deckungsgleiche Verläufe, die durch identische Berechnungsver-
fahren generiert wurden.

n = 2000 min−1 / Volllast

Den analogen Vergleich zwischen den adiabaten Berechnungen mit THEMOS r© und
PROMO und den Messergebnissen für den Volllastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1

zeigt Abb. 6.8. Unter Nutzung kalter Messdaten zum Turbolader konnten in jeg-
licher Hinsicht gute Ergebnisse dargestellt werden. Die deutlichen Verbesserungen
hinsichtlich des Abgasgegendrucks p3 im Vergleich zu den Berechnungen mit heißen
Messwerten sind auch hier für beide Programme aufgrund der verbesserten Dar-
stellung der isentropen Verdichterwirkungsgrade ηsV (vgl. Abb. 5.6 und Abb. 6.9)
erreicht worden. Der mittlere Wirkungsgradwert steigt im vorliegenden Fall um na-
hezu zehn Prozentpunkte.

Bei der Verifikation der adiabaten TC-Software als stand-alone-Programm muss-
te bereits festgestellt werden, dass die Nachrechnung der Verdichterwirkungsgrade
auf der Basis heißer Messwerte zu großen Ungenauigkeiten geführt hat (vgl. Ab-
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Abb. 6.8 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adiaba-
te Referenz- bzw. TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ Volllast, kalte Turbolader-
Kennfelddaten

schn. 5.2). Die entsprechende kalte stand-alone-Berechnung konnte die Messwerte
passender wiedergeben, so dass die kalte Motorrechnung auch zu einem besseren
Ergebnis führen muss.

n = 4000 min−1 / pme = 2 bar und Volllast

Die verbliebenen beiden Rechnungs-/Messungsvergleiche bei n = 4000 min−1 zeigen
Abb. 6.10 für den Teillastbetriebspunkt und Abb. 6.12 für den Nennleistungs-
punkt des Motors. Die Ergebnisse der adiabaten TC-Rechnungen entsprechen für
beide Betriebspunkte grundsätzlich denen der zugehörigen Referenzrechnungen, so
dass insgesamt eine gute Simulationsqualität entsteht. Die zu den vorangegangenen
Betriebspunkten dargestellten Unterschiede zwischen heißer und kalter Messdaten-
basis gelten hier entsprechend.

Während beim Teillastpunkt der Druck vor Turbine nach unten korrigiert werden
konnte und damit auch die Motorlast angepasst wurde (vgl. Abb. 6.11), ergeben
sich am Volllastpunkt für die THEMOS r©-Rechnung leichte Verschiebungen bei der
Temperatur nach Verdichter T2, dem Druck vor Turbine p3 und der Turboladerdreh-
zahl nATL. Diese Volllastunterschiede sind darauf zurückzuführen, dass der Verdich-
terwirkungsgrad ηsV sowohl im heißen, insbesondere aber auch im kalten Referenzfall
höhere Werte annahm, als dies für die entsprechenden adiabaten TC-Rechnungen
geschah (vgl. Abb. 6.13).



106 6.2 VERIFIKATION DES ADIABATEN ANSATZES DER TC-SOFTWARE

To
ta

ld
ru

ck
ve

rh
äl

tn
is

 p
2t

/p
1t

1.4

1.6

1.8

2.0

2.2

2.4

2.6

Normierter Massenstrom in kg/s
0.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14

Is
en

tro
pe

r V
er

di
ch

te
rw

irk
un

gs
gr

ad
 η

sV

0.50

0.55

0.60

0.65

0.70

0.75

Stützstellen:
 n = 130.000 min-1

 n = 140.000 min-1

 n = 160.000 min-1

 n = 175.000 min-1

TC-Software (n = 160.000 min-1):
 kalt
 heiß

 Kaltvermessung  T3 = 293 K
 Heißvermessung  T3 = 873 K

Mittelwerte für ηsV:
THEMOS® PROMO

heiß  57.9%  57.9%
kalt  67.4%  67.7%

Motorbetriebswerte über ein ASP
heiße ATL-Kennfelddaten:

 THEMOS®  PROMO
kalte ATL-Kennfelddaten:

 THEMOS®  PROMO

n = 160.000 min-1

Abb. 6.9 Vergleich des Motorbetriebsverhaltens im Verdichterkennfeld während eines Ar-
beitsspiels für die adiabate TC-Rechnung unter THEMOS r© und PROMO bei
n = 2000 min−1/ Volllast, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

A
bw

ei
ch

un
g 

de
r R

ec
hn

un
g 

vo
m

 M
es

sw
er

t i
n 

%

-12

-9

-6

-3

0

3

6

9

12
n = 4000 min-1

pme = 2 bar
pL = 1.43 bar
QB = 64.5 kW

adiabate Berechnung
kalte ATL-Kennfelddaten  

 THEMOS®  PROMO 
 Referenzrechnung
 TC-Rechnung

Messwert

p m
i =

 3
.5

8 
ba

r

m
L =

 3
42

.2
 k

g/
h

p 1
 =

 0
.9

3 
ba

r

T 1
 =

 2
94

 K

p 2
 =

 1
.4

7 
ba

r

T 2
 =

 3
56

 K

p 3
 =

 1
.9

0 
ba

r

T 3
 =

 5
94

 K

p 4
 =

 1
.0

6 
ba

r

T 4
 =

 5
30

 K

n A
TL

 =
 1

37
68

6 
m

in
-1

p Z
m

ax
 =

 7
5.

8 
ba

r

Abb. 6.10 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
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Turbolader-Kennfelddaten
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Abb. 6.13 Vergleich des Motorbetriebsverhaltens im Verdichterkennfeld während eines Ar-
beitsspiels für die adiabate TC-Rechnung unter THEMOS r© und PROMO bei
n = 4000 min−1/ Volllast, heiße und kalte Turbolader-Kennfelddaten

6.3 Rechnungs-/Rechnungsvergleiche zum diabaten Ansatz
der TC-Software

6.3.1 Allgemeines

Der nachfolgende Abschnitt widmet sich der Bewertung des diabaten TC-Ansatzes
in Anwendung mit der Motorprozess-Simulation. Dazu werden die Simulationser-
gebnisse der diabaten TC-Rechnung mit denen der adiabaten analog zu den bishe-
rigen Darstellungen in prozentualer Abweichung verglichen. Dadurch entsteht die
Möglichkeit, beim Übergang vom adiabaten zum diabaten TC-Ansatz die direkten
Auswirkungen auf die Rechenergebnisse quantifizieren zu können. Ein Vergleich mit
Messwerten würde auch all jene Fehler8 berücksichtigen, die nicht nur die Turbola-
dermodellierung betreffen, so dass keine eindeutigen Aussagen zur Leistungsfähigkeit
des diabaten Modells formuliert werden könnten. Dieser Vergleich mit Messwerten,
der für eine ganzheitliche Bewertung dennoch erforderlich ist, folgt in Abschn. 6.4.

Für die Rechnungs-/Rechnungsvergleiche werden der diabaten Rechnung ebenfalls,
in Analogie zur adiabaten Modellverifikation, einmal die heißen und einmal die kal-
ten Turboladermessdaten vorgegeben. In Abhängigkeit dieser Datenbasis und der ak-

8betrifft vor allem das Motormodell und den grundsätzlichen Berechnungsansatz des Simulationspro-
gramms
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tuellen Abgastemperatur T3 des betrachteten Motorbetriebspunktes, wird ein mehr
oder weniger großer Wärmestrom die Zustandsgrößen im Verdichter beeinflussen.
Die Zustandsänderung zwischen Verdichtereintritt und -austritt wird im Rahmen
der diabaten Betrachtung durch den (isentropen) diabaten Wirkungsgrad ηsV,dia be-
wertet. Der (isentrope) Leistungswirkungsgrad ηsV,heat beschreibt demgegenüber die
aerodynamische Güte des Verdichters.

Der isentrope Verdichterwirkungsgrad ηsV der adiabaten Rechnung, der sowohl die
Zustandsänderung als auch die Aerodynamik beschreibt, wird für den diabaten An-
satz demnach in zwei Einzelwirkungsgrade aufgeteilt, die separat diese beiden Ver-
dichtereigenschaften bewerten. Für den Fall, dass die adiabate Berechnung mit Hilfe
der Wirkungsgrade ηsV,dia und ηsV,heat charakterisiert werden muss, gilt folgender Zu-
sammenhang:

adiabate TC-Rechnung: ηsV,dia = ηsV,heat = ηsV

diabate TC-Rechnung: ηsV,dia 6= ηsV,heat

Dieser Zusammenhang der Wirkungsgrade gilt analog auch auf der Turbinenseite.
Auf eine weitere Betrachtung der Turbinenwirkungsgrade ηT,dia und ηT,heat wird ins-
gesamt jedoch weitestgehend verzichtet, da sie lediglich eine Korrektur in dem Maße
erfahren, wie die im Rahmen der diabaten TC-Rechnung veränderten Verdichterwir-
kungsgrade dies nötig machten (vgl. Abschn. 5.1.3 und Abschn. 5.1.4).

6.3.2 n = 2000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.14 stellt den Vergleich der adiabaten mit der diabaten TC-Rechnung für
THEMOS r© und PROMO für den Teillastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 dar.
Die diabaten Berechnungen auf Basis kalter Kennfelddaten zeigen im Vergleich zu
den Berechnungen mit der heißen Datenbasis größere Abweichungen bezogen auf die
jeweils zugehörige adiabate Rechnung. Als Grund für die Unterschiede lassen sich
mehrere Sachverhalte formulieren.

Als wesentlicher Einflussparameter muss zunächst die Turbineneintrittstemperatur
betrachtet werden. Für den vorliegenden Motorbetriebspunkt liegt sie bei T3 ≈
560 K, also zwischen den Extremwerten für die heiße Turboladerkennfeldvermessung
(T3 = 873 K) und denen der Kaltvermessung (T3 = 293 K). In der Folge führt dies
zu einer Korrektur der Verdichterwirkungsgrade.

Ausgehend vom isentropen Wirkungsgrad ηsV der adiabaten, auf heißen Turbola-
dermessdaten basierenden TC-Rechnung werden sowohl ηsV,dia als auch ηsV,heat für
die diabate Betrachtung nach oben berichtigt (vgl. Abb. 6.15, linkes Diagramm,
schraffierte Balken).

Die Erhöhung von ηsV,dia ist insofern korrekt, als der Verdichter im vorliegenden
Motorbetriebspunkt bei einer deutlich geringeren Turbineneintrittstemperatur ar-
beitet, als es bei der Erstellung der Messdaten der Fall war. Somit wird die Zu-
standsänderung am Verdichter durch eine weniger heiße Turbinenanströmung, ver-
bunden mit entsprechend geringeren Wärmeströmen, beeinflusst.
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Abb. 6.14 Rechnungs-/Rechnungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ pme = 2 bar

Auch die Steigerung von ηsV,heat war zu erwarten, da dieser Wirkungsgrad ledig-
lich die aerodynamische Qualität des Verdichtungsprozesses, losgelöst von eventuel-
len Wärmeleitungseffekten, beschreibt. Diese sind nachweislich für die betrachtete
Heißrechnung im vorliegenden Kennfeldbereich maximal. Da ηsV,heat unter ähnlichen
Bedingungen entsteht, wie sie auch während der Kaltvermessung vorliegen, erfährt
dieser Wirkungsgrad eine deutlich stärkere Korrektur als ηsV,dia.

Jene diabaten TC-Rechnungen, die auf der Grundlage kalter Messdaten angestellt
wurden, zeigen ein leicht verändertes Verhalten. Ausgehend von ηsV der adiabaten
Rechnung fällt der diabate Wirkungsgrad ηsV,dia, während der Leistungswirkungs-
grad ηsV,heat steigt (vgl. Abb. 6.15, linkes Diagramm, nicht schraffierte Balken).
Hintergrund ist hier wieder die Turbineneintrittstemperatur.

ηsV,dia bewertet die Zustandsänderung des Verdichters bei einer erhöhten Turbi-
neneintrittstemperatur T3 im Vergleich zur Temperatur der vorgegebenen Daten-
basis. Daher muss sich ein kleinerer Wert für ηsV,dia ergeben. Für ηsV,heat stellen
sich demgegenüber jedoch identische Bedingungen ein. Sowohl die Leistungswir-
kungsgraddefinition als auch die vorgegebenen Messwerte sind frei von eventuellen
Wärmeleitungseffekten. Dennoch kommt es zu einer ηsV,heat-Erhöhung, die auf eine
Überbewertung der Leistungswirkungsgrade im Bereich geringer Turboladerdreh-
zahlen für den Fall der Kaltvermessung (vgl. Abb. 5.7) zurückzuführen ist.

Als Grund für die vorhandenen Unterschiede zwischen den diabaten Berechnungen
auf Basis kalter Kennfelddaten im Vergleich zu denen mit den heißen Kennfelddaten
muss des Weiteren die VTG-Stellung der Turbine gesehen werden.

Bei den adiabaten Heißrechnungen stellen sich für beide Programmsysteme ver-
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Abb. 6.15 Veränderung der VTG-Stellung und der Verdichterwirkungsgrade beim
Übergang von der adiabaten zur diabaten TC-Rechnung für alle vier Motor-
betriebspunkte

gleichbare VTG-Positionen im Bereich um 35%9 ein. Beim Übergang zur diabaten
Heißrechnung entsteht, wie dargestellt, eine positive Korrektur des Verdichterleis-
tungswirkungsgrads ηsV,heat, so dass die Leistungsaufnahme am Verdicher sinkt. Bei
sonst konstanter Turbinenleistung wäre ein Öffnen des Turbinenleitapparats die Fol-
ge. Im Rahmen der diabaten Berechnung wird jedoch auch der Turbinenleistungs-
wirkungsgrad ηT,heat entsprechend korrigiert, so dass eine geringere Nutzleistung an
der Turbine abgegeben wird. Somit bleibt es schließlich bei der ursprünglich berech-
neten VTG-Stellung.

Für die adiabate Kaltrechnung hingegen ergeben sich VTG-Positionen im Bereich
um 50%. Ursache ist der hohe isentrope Wirkungsgrad des Verdichters ηsV , der aus
den Messwerten der kalten Turboladerkennfeldvermessung extrahiert wurde. Die dia-
bate Kaltrechnung ergab, wie berichtet, überbewertete Verdichterleistungswirkungs-
grade, was im ersten Schritt zu einer Erweiterung des Turbinenquerschnitts führt.
Da jedoch der Turbinenbestwirkungsgrad, ausgehend von der 50%-Stellung, mit zu-
nehmender VTG-Position fällt (vgl. Abb. 3.12), reduzieren dieser Effekt und die
Korrektur aus dem diabaten Turbinenansatz gleichermaßen den Leistungswirkungs-
grad der Turbine. Die resultierende Turbinenleistung kann schließlich den Verdich-
terbedarf nicht mehr decken, so dass eine engere VTG-Stellung entsteht. Es ergibt
sich die eingangs bei der adiabaten Heißrechnung eingestellte 35%-Position.

6.3.3 n = 2000 min−1 / Volllast

Den Vergleich zwischen adiabater und diabater TC-Rechnung für THEMOS r© und
PROMO am Volllastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 zeigt Abb. 6.16. Sowohl die

9betrachtet sei ein Wertebereich zwischen 10% (engster Turbinenquerschnitt) und 100% (weitester Tur-
binenquerschnitt)
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Abb. 6.16 Rechnungs-/Rechnungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ Volllast

heißen als auch die kalten Diabatrechnungen unterscheiden sich deutlich im Abgas-
gegendruck von den jeweiligen adiabaten Vergleichsrechnungen. Die Ursache hierfür
liegt in engeren VTG-Positionen, die sich bei den diabaten Berechnungen einstellen
(vgl. Abb. 6.15). Diese wiederum entstehen aus einer veränderten Leistungsbilanz
am Turbolader.

Während der Verdichterleistungswirkungsgrad ηsV,heat beim Übergang zur Diabat-
rechnung grundsätzlich konstant bleibt (vgl. Abb. 6.15), werden die Turbinenwir-
kungsgrade leicht negativ beeinflusst. Tab. 6.1 verdeutlicht das Maß dieser Korrek-
turen.

Tab. 6.1 Veränderung der Turbinenwirkungsgrade in % beim Übergang von der adiabaten
zur diabaten TC-Rechnung für n = 2000 min−1/ Volllast

THEMOSr PROMO

adiabat diabat adiabat diabat

heiß
ηT,dia 0.659

-6.1%
0.679

-9.7%

ηT,heat -7.9% -4.7%

kalt
ηT,dia 0.656

-2.6%
0.668

-6.6%

ηT,heat -4.6% +0.7%

Ausgehend vom Turbinenwirkungsgrad der adiabaten Heißrechnung wird ein Tur-
binenleistungswirkungsgrad der diabaten Betrachtung ermittelt, der um 7.9%
(THEMOS r©) bzw. 4.7% (PROMO) geringer ausfällt. Entsprechendes gilt für die
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Berechnung mit kalten Messdaten. Eine Verengung des Turbinenquerschnitts kom-
pensiert diese Wirkungsgradreduzierungen, so dass wieder eine ausgeglichene Leis-
tungsbilanz am Turbolader entsteht.

6.3.4 n = 4000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.17 vergleicht die adiabate mit der diabaten TC-Rechnung für den
Teillastbetriebspunkt bei n = 4000 min−1 für THEMOS r© und PROMO. Alle
vier Diabatrechnungen zeigen leichte Unterschiede im Abgasgegendruck und in der
Motorlast. Auch hier lässt sich die Ursache an einer Reduzierung der Verdichter-
und Turbinenwirkungsgrade und infolge dessen auch der Turbinenquerschnitte (vgl.
Abb. 6.15) festmachen. Der Trend der Wirkungsgradkorrekturen ist mit dem zum
zuvor betrachteten Betriebspunkt vergleichbar; er liegt jedoch hier nur auf etwa der
Hälfte des Niveaus. Die resultierenden Abweichungen erlangen damit einen Bereich,
der für Simulationswerkzeuge als zulässig betrachtet werden kann.
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Abb. 6.17 Rechnungs-/Rechnungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 4000 min−1/ pme = 2 bar

6.3.5 n = 4000 min−1 / Volllast

Den noch zu diskutierenden Vergleich zwischen adiabater und diabater TC-
Rechnung im Motornennleistungspunkt für THEMOS r© und PROMO zeigt
Abb. 6.18. Die diabaten Berechnungen neigen auch hier zu einem erhöhten Abgas-
gegendruck, die Unterschiede zu den Adiabatrechnungen liegen jedoch unter 2%. Die
bei den vorangegangenen Betriebspunkten dargestellten Trends bei den Korrekturen
der Wirkungsgrade und Turbinenquerschnitte werden fortgesetzt (vgl. Abb. 6.15).
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Aufgrund der hohen Motorlast und der damit verbundenen hohen Massenströme
verbleiben die Unterschiede jedoch auf einem vernachlässigbar geringen Niveau.
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Abb. 6.18 Rechnungs-/Rechnungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 4000 min−1/ Volllast

Insgesamt betrachtet kann abschließend festgestellt werden, dass die diabate Turbo-
ladermodellierung in der Lage ist, jene Kennfeldbereiche, für die eine Korrektur der
Wirkungsgrade aufgrund vorhandener Wärmeübertragungseffekte erforderlich wird,
zu separieren und den gegebenen Randbedingungen anzupassen.

Für den Betriebsbereich oberhalb einer Turboladerdrehzahl nATL = 80.000 min−1

sind messtechnisch keine Wärmeflusseffekte am Turbolader erfassbar. Daher soll-
ten alle betrachteten Motorbetriebspunkte, abgesehen von n = 2000 min−1/
pme = 2 bar, beim Übergang von der adiabaten zur diabaten TC-Betrachtung
unbeeinflusst bleiben. Für die Betriebspunkte bei n = 4000 min−1 konnte das bis
auf vernachlässigbare Unterschiede gezeigt werden. Eine Ausnahme bildet allerdings
der Volllastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1. Die Unterbewertung der Turbinen-
wirkungsgrade im diabaten Berechnungsfall verbunden mit einem relativ geringen
Massendurchsatz verursacht hier größere Abweichungen im Abgasgegendruck.

Beim Wechsel vom adiabaten zum diabaten TC-Ansatz konnten für den
Teillastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 die Wirkungsgrade, sowohl verdichter-
als auch turbinenseits, infolge der berücksichtigten Turboladerwärmeflüsse in die
jeweils korrekte Richtung angepasst werden. Eine leichte Überbewertung des Leis-
tungswirkungsgrads am Verdichter für die diabate Kaltrechnung verhindert hier ein
nahezu perfektes Simulationsergebnis.
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6.4 Rechnungs-/Messungsvergleiche zum diabaten Ansatz
der TC-Software

6.4.1 Allgemeines

Abschließend werden beide Teilschritte aus Abschn. 6.2 und Abschn. 6.3 in ih-
rer Gesamtheit betrachtet, so dass eine Bewertung des diabaten Turboladermodells
gegenüber seiner Ausgangssituation möglich wird. Dieser Vergleich mit Messwer-
ten beinhaltet demnach einerseits den Übergang vom mathematisch zum physika-
lisch basierten Interpolations- und Extrapolationsvorgehen und andererseits auch
den Wechsel von der adiabaten zur diabaten Modellierung. Die in den Einzelschrit-
ten dargestellten Zusammenhänge bleiben weiterhin gültig.

6.4.2 n = 2000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.19 zeigt für beide Simulationsprogramme die mit heißen Kennfelddaten
ermittelten Ergebnisse zur adiabaten Referenz- und zur diabaten TC-Rechnung
jeweils im Vergleich zu den Messwerten für den Schwachlastbetriebspunkt bei
n = 2000 min−1. Die Ergebnisse auf Basis kalter Daten stellt Abb. 6.20 dar. Beide
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Abb. 6.19 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ pme = 2 bar,
heiße Turbolader-Kennfelddaten

Vergleiche zeigen, wie bereits dargestellt, Verbesserungen hinsichtlich der Turbola-
derdrehzahl nATL und des Abgasgegendrucks p3

10. Wesentliche Ursache hierfür ist

10zumindest für das Programmsystem PROMO
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der Übergang vom mathematischen zum physikalischen Modellansatz des Turbola-
ders (vgl. Abb. 6.2, heiße Daten und Abb. 6.6, kalte Daten). Den Ergebnissen der
kalten Berechnungen sind zusätzliche Effekte aufgrund der Anwendung des diabaten
Turboladermodells (vgl. Abb. 6.14) überlagert, die zu einer Veränderung der Tem-
peratur nach Verdichter T2 im positiven und des Abgasgegendrucks p3 im negativen
Sinne führen.
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Abb. 6.20 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-

bate Referenz- bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ pme = 2 bar,
kalte Turbolader-Kennfelddaten

6.4.3 n = 2000 min−1 / Volllast

Für den Volllastbetriebspunkt bei n = 2000 min−1 stellt Abb. 6.21 die adiaba-
ten Referenz- und die diabaten TC-Ergebnisse im Vergleich zu den Messwerten auf
Basis heißer Kennfelddaten dar. Bei beiden Programmpaketen sind deutliche Nach-
teile beim Abgasgegendruck p3 erkennbar. Diese entstehen zu einem Teil bereits
beim Übergang zur physikalisch basierten Modellierung (vgl. Abb. 6.3) aufgrund
einer Unterschätzung der isentropen Verdichterwirkungsgrade ηsV . Der restliche Teil
der Abweichung ist auf die unterbewerteten Turbinenleistungswirkungsgrade ηT,heat

während des Wechsels zum diabaten Ansatz (vgl. Abb. 6.16) zurückzuführen.

Der analoge Vergleich für die kalten Turboladerkennfelddaten in Abb. 6.22 zeigt
insgesamt betrachtet keine wesentlichen Unterschiede zwischen der mathematisch
motivierten Adiabatrechnung und der physikalisch basierten Diabatrechnung. Im
ersten Teilschritt (vgl. Abb. 6.8) bleiben die Simulationsergebnisse unberührt, da
nun der isentrope Verdichterwirkungsgrad ηsV auf seinem korrekten Niveau abgebil-
det wird. Im zweiten Verifikationsschritt (vgl. Abb. 6.16) ergeben sich auch für den
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Abb. 6.21 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ Volllast, heiße
Turbolader-Kennfelddaten
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Abb. 6.22 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 2000 min−1/ Volllast, kalte
Turbolader-Kennfelddaten
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kalten Fall infolge der Unterbewertung der Turbinenleistungswirkungsgrade ηT,heat

Abweichungen beim Abgasgegendruck p3, die aber insgesamt den Toleranzbereich
der Simulationsergebnisse nur minimal überschreiten.

6.4.4 n = 4000 min−1 / pme = 2 bar

Abb. 6.23 stellt die mit heißen Kennfelddaten ermittelten Ergebnisse zur adiaba-
ten Referenz- und zur diabaten TC-Rechnung jeweils im Vergleich zu den Messwer-
ten für den Teillastbetriebspunkt bei n = 4000 min−1 dar. Auch hier weicht der
Abgasgegendruck p3 für beide Programmpakete erheblich vom Messwert ab. Diese
Abweichungen entstehen, wenn auch in abgeschwächter Form, durch vergleichbare
Mechanismen wie schon beim vorangegangenen Betriebspunkt. Die im Rahmen der
Modellverifikation vollzogenen Teilschritte (vgl. Abb. 6.4 und Abb. 6.17) zeigen
entsprechende Einzelunterschiede beim Abgasgegendruck p3 und beim indizierten
Mitteldruck pmi, die schließlich in ihrer Gesamtheit die dargestellten Ergebnisse er-
zeugen.
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Abb. 6.23 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 4000 min−1/ pme = 2 bar,
heiße Turbolader-Kennfelddaten

Der Vergleich auf Basis kalter Kennfelddaten in Abb. 6.24 zeigt demgegenüber gute
Übereinstimmungen zwischen Messung und beiden Rechnungsvarianten. Auch hier
ist eine Analogie zum vorher diskutierten Betriebspunkt herstellbar. Im ersten Teil-
schritt (vgl. Abb. 6.10) wird wieder der Abgasgegendruck p3 durch einen verbessert
abgebildeten isentropen Verdichterwirkungsgrad ηsV korrigiert. Beim Übergang zum
diabaten Turboladermodell (vgl. Abb. 6.17) entstehen dann geringe Unterschiede
beim Abgasgegendruck p3 und infolgedessen auch beim indizierten Motorlastpunkt.
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Abb. 6.24 Rechnungs-/Messungsvergleich der integralen Motorbetriebswerte für die adia-
bate Referenz- bzw. diabate TC-Rechnung bei n = 4000 min−1/ pme = 2 bar,
kalte Turbolader-Kennfelddaten

6.4.5 n = 4000 min−1 / Volllast

Für den Volllastbetriebspunkt bei n = 4000 min−1 zeigt Abb. 6.25 für beide
Programmpakete die adiabaten Referenz- und die diabaten TC-Ergebnisse im Ver-
gleich zu den Messwerten auf Basis heißer Kennfelddaten. Den analogen Vergleich
auf Basis kalter Daten enthält Abb. 6.26. Beide Vergleiche zeigen jeweils gute
Übereinstimmungen zwischen Rechnung und Messung. Dennoch führen auch hier
die zuvor beschriebenen Einflüsse ungenauer Turboladerwirkungsgrade zu leichten
Abweichungen bei den Rechenergebnissen. Durch den hohen Massenstrom des be-
trachteten Betriebspunktes treten diese jedoch zunehmend in den Hintergrund.

So zeigt der adiabate Heißvergleich (vgl. Abb. 6.5) zunächst erhöhte Verdichter-
austrittstemperaturen T2, die durch leicht unterschätzte isentrope Verdichterwir-
kungsgrade ηsV entstanden sind. Die adiabate Kaltrechnung (vgl. Abb. 6.12) kann
dies korrigieren. Der Übergang zur diabaten Betrachtung (vgl. Abb. 6.18) wird von
einem erhöhten Abgasgegendruckniveau begleitet, das seine Ursache in unterbewer-
teten Turbinenleistungswirkungsgraden ηT,heat hat. Lediglich für das Programmsys-
tem THEMOS r© entstehen dadurch Abweichungen, die allerdings nur geringfügig
außerhalb des Toleranzbandes liegen.
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Kapitel 7

Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde das Potential eines physikalisch basierten
Abgasturboladermodells, welches auch dessen Diabatverhalten (innerer Wärmefluss)
berücksichtigt, im Zusammenwirken mit der Motorgesamtprozess-Simulation unter-
sucht. Die experimentelle Grundlage bildete ein 2.0 l-Vierzylinder-DI-Dieselmotor,
der mit einem Turbolader mit variabler Turbinengeometrie ausgestattet war. Ent-
sprechende Messungen erfolgten am Motor- und am Turboladerprüfstand des Fach-
gebietes Verbrennungskraftmaschinen der TU Berlin. Als Simulationsprogramme
wurden das nach dem quasistationären Verfahren der Füll- und Entleermethode ar-
beitende Programmpaket THEMOS r© und das auf der eindimensionalen Betrachtung
der instationären Rohrströmung basierende Programmsystem PROMO verwendet.

Die Kennfeldmessungen zum Turbolader, insbesondere bei extrem niedrigen Dreh-
zahlen, inversen Verdichter-Druckverhältnissen und verschiedenen Turbineneintritts-
temperaturen, haben unter anderem gezeigt, dass bei der allgemein üblichen Auswer-
tung unter der Annahme, dass Verdichter und Turbine adiabate Maschinen seien, die
Drosselkurven des Verdichters (Verdichter-Kennlinien) nahezu unabhängig von den
Betriebsbedingungen an der Turbine sind, die zugehörigen isentropen Verdichter-
wirkungsgrade im unteren Turboladerdrehzahlbereich jedoch in erheblichem Maße
von der Turbineneintrittstemperatur abhängen.

Ausgangspunkt einer schrittweisen Verifikation des diabaten Turboladermodells
sind Rechnungs-/Messungsvergleiche an stationären Motorbetriebspunkten für bei-
de Programmpakete auf der Basis ihres jeweils gegebenen, in beiden Fällen ma-
thematisch motivierten, adiabaten Ansatzes zur Turboladerberechnung. Dazu war
die Erstellung entsprechender Motormodelle und, im Fall von THEMOS r©, eine
Programmerweiterung zur Auswertung einer Turbinen-Kennfeldschar notwendig.
Die Vergleiche mit zwei verschiedenen Kennfelddatensätzen zum Turbolader (heiß
und kalt) zeigen im Allgemeinen gute Übereinstimmungen zwischen Messwerten
und Rechenergebnissen. Sie liegen im Bereich dessen, was infolge des Modellfeh-
lers des jeweiligen Simulationsprogramms erreichbar ist. Lediglich im untersuchten
Schwachlastbetriebspunkt bei niedriger Motordrehzahl, der durch sein geringes Last-
niveau sehr sensibel auf kleine Systemänderungen reagiert, ergeben sich Unterschie-
de im Rechnungs-/Messungsvergleich aufgrund ungenauer Kennfeldextrapolationen.
Gleichzeitig ist eine Abhängigkeit der Simulationsergebnisse von der vorgegebenen
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Datenbasis (heiß bzw. kalt) erkennbar.

Die Offline-Berechnungen mit einer stand-alone-Version des diabaten, physikalisch
basierten Turboladermodells hatten gezeigt, dass dieses, bei zunächst optionaler
adiabater Parametrierung, die vorgegebenen Messwerte gut nachbilden kann. Auch
mit der diabaten Option hatten bei den Umrechnungen kalter Kennfelddaten in
heiße und umgekehrt gute Übereinstimmungen mit den jeweiligen Messdaten erzielt
werden können. Im Falle der Extrapolation in Richtung kleiner Turboladerdrehzah-
len hatten sich, insbesondere bei den Wirkungsgraden, große Unsicherheiten ergeben,
die jedoch im Vorfeld messtechnisch verifiziert werden konnten.

Im Rahmen der weiteren Verifikation sind beide Motorprozess-Simulations-
programme um die Funktionalität des diabaten Turboladermodells erweitert wor-
den. Die anfängliche Verwendung des adiabaten Teilansatzes innerhalb des Gesamt-
modells erlaubt einen direkten Vergleich der Simulationsergebnisse beim Übergang
vom mathematisch zum physikalisch basierten Turboladermodell. Dies führte für den
Schwachlastbetriebspunkt infolge einer verbesserten Extrapolationsfähigkeit zu einer
deutlichen Verbesserung der Rechenergebnisse. Die übrigen Betriebspunkte zeigten
für die Berechnungen auf Basis heißer Kennfelddaten Abweichungen im Abgasge-
gendruck aufgrund unterbewerteter Verdichterwirkungsgrade, für die Berechnungen
mit kalten Daten ergaben sich akzeptable Rechnungs-/Messungsvergleiche.

Die Verwendung identischer Turboladermodelle innerhalb der beiden Simulations-
programme führte hier zu einer Angleichung der Ergebnisse. Für das Programmsys-
tem PROMO lässt sich zusätzlich feststellen, dass der neuartige Ansatz die Eingabe
gemessener Turbolader-Kennfelder erheblich vereinfacht. Gleichzeitig konnte eine
erhöhte Rechengeschwindigkeit erzielt werden.

Die Verwendung des diabaten Turboladergesamtmodells im Zusammenwirken
mit der Motorprozess-Simulation führt insgesamt betrachtet zu den erwarteten
Veränderungen. Für diejenigen Motorbetriebspunkte, für die die Annahme eines
adiabaten Turboladers nicht mehr zulässig ist, zeigt die diabate TC-Simulation im
direkten Vergleich mit der adiabaten TC-Rechnung die im Vorfeld theoretisch for-
mulierten Wirkungsgradkorrekturen in Abhängigkeit der vorgegebenen Datenbasis.
Dieser Vergleich zeigt zwar nur geringe Vorteile, die veränderte Leistungsbilanz am
Turbolader führt aber zu einer Anpassung der Turbinen-Leitschaufelposition. Im
Vergleich zur ursprünglichen Ausgangssituation verbleibt ein nicht unerhebliches
Potential, das mit Blick auf die Nachrechnung von Abgastestzyklen (vgl. Abb. 1.2)
an Bedeutung gewinnt, wenn es gilt, in quasistationärer Weise eine Vielzahl dieser
schwachlastigen Betriebspunkte zu kombinieren.

Für diejenigen Kennfeldbereiche, die anhand der experimentellen Untersuchungen
als weitgehend adiabat identifiziert wurden, zeigt die Simulation unter Anwendung
des diabaten TC-Modells nahezu keine Korrekturen der Verdichter- und Turbinen-
wirkungsgrade im Vergleich zur adiabaten TC-Modellierung. Ungenauigkeiten bei
der Abbildung der Turbinenwirkungsgrade sind dafür verantwortlich, dass Abwei-
chungen beim Abgasgegendruck, insbesondere bei den Berechnungen auf Basis hei-
ßer Kennfelddaten, verbleiben. Im Vergleich zur heißen, adiabaten Referenzrech-
nung entstehen dadurch Rechnungs-/Messungsunterschiede, die das Gesamtpoten-
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tial des hier vorgestellten Turboladermodells leicht schmälern. Der entsprechende
Kaltvergleich zeigt demgegenüber die erwarteten Ergebnisse in der Hinsicht, dass
sich die Berechnungen als unabhängig vom zum Turbolader vorgegebenen Daten-
material darstellen.

Die für PROMO übliche Annahme eines konstanten, für den gesamten Betriebs-
bereich des Turboladers gültigen mechanischen Turboladerwirkungsgrads ist insbe-
sondere für den Teillastbetrieb eine zu grobe Vereinfachung. Detaillierte Erkennt-
nisse zur Reibleistung bei geringen Turboladerdrehzahlen aus derzeit laufenden For-
schungsprojekten [62] sollten dazu beitragen, zukünftig die tatsächlichen mechani-
schen Verluste berücksichtigen zu können.

Untersuchungen zum dynamischen Motorbetrieb haben gezeigt [58], dass zur mög-
lichst genauen Berechnung der Temperaturen am Turbolader die Wärmekapazität
des Turboladergehäuses berücksichtigt werden sollte [22].

Die vorgestellte Turboladermodellierung wird für einen bestimmten Turbolader
anwendbar, wenn für ihn Kennfelddaten einer Heiß- und einer Kaltvermessung,
insbesondere bei geringen Turboladerdrehzahlen, sowie grundlegende geometri-
sche Kenngrößen vorliegen. Folglich ist eine Übertragbarkeit des Ansatzes auf
jeden beliebigen Turbolader gegeben, sofern die nötigen Daten verfügbar sind.
Es wird allerdings eine Kalibrierung des Modells zur Beschreibung der inneren
Wärmeflüsse im konkreten Anwendungsfall notwendig. Somit sind auch beliebige
Motor-Turbolader-Kombinationen darstellbar, da der Verbrennungsmotor im Rah-
men der Motorprozess-Simulation als außerhalb der Systemgrenzen des Turbolader-
modells liegend betrachtet wird.





Literaturverzeichnis

[1] Baar, R.; Lücking, M.: Anforderungen an zukünftige PKW-Aufladesysteme
auf Basis der Energiebilanz eines Turboladers. In: 8. Aufladetechnische Konfe-
renz, S. 243–264, Dresden, 2002.
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Programmierung eines Moduls ’Verdichter’ für die Motorkreisprozeßsimulation.
Studienarbeit, TU Berlin, 1996.
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