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Abstract: To ensure compliance with emission targets, alternative fuels are 
playing an increasingly important role in reducing exhaust emissions. A 

modern internal combustion engine that can run on both hydrogen (H2) and 
methane (CH4) in mixed operation is one way of reducing emissions quickly, 

cost-effectively and sustainably. Hydrogen as a carbon-free fuel can be a 
viable alternative to conventional fuels. Due to the still insufficient produc-

tion, distribution and refueling of hydrogen, a transitional solution is to be 
realized by admixing methane (natural gas or biogas). However, converting 

conventional engines to operate on hydrogen-methane mixtures requires 
some adjustments. Due to the specification of low NOx raw emissions, the 

hydrogen combustion engine must be operated as lean as possible (λ > 2). 

However, the combination of a targeted lean operation with the fast com-
bustion speed of hydrogen also results in a low exhaust gas enthalpy in 

addition to the effect of high engine efficiency. This has a particularly neg-
ative impact on the response of the exhaust gas turbocharger at low engine 

speeds and high loads, the LET (low-end torque) range. At higher engine 
speeds, on the other hand, the exhaust gas enthalpy increases significantly 

in hydrogen engines due to the higher mass flow rate. Accordingly, the tur-
bocharger must be adapted for operation with methane, hydrogen and any 

mixtures of the two fuels at both low and high speeds. For this occasion, a 
concept study of turbochargers is carried out using a one-dimensional sim-

ulation model. The basis of the model is a direct-injection internal combus-
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tion engine of a commercial vehicle converted from diesel to hydrogen op-

eration. The impact of different turbocharger concepts on engine perfor-
mance is investigated. Fundamental considerations are being worked out 

for the development of an exhaust gas turbocharger that is optimized for 
engine operation with methane, hydrogen and any mixtures. 

 

Key Words: hydrogen engine; natural gas; H2NG; supercharging; alterna-

tive fuels  
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Kurzfassung: Um die Einhaltung der Emissionsziele zu gewährleisten, 
kommt alternativen Kraftstoffen eine immer wichtigere Rolle bei der Redu-

zierung von Abgasemissionen zu. Ein moderner Verbrennungsmotor, wel-
cher sowohl mit Wasserstoff (H2) als auch Methan (CH4) im Mischbetrieb 

betrieben werden kann, stellt eine Möglichkeit zur schnellen sowie kosten-
günstigen und nachhaltigen Senkung der Emissionen dar. Wasserstoff als 

kohlenstofffreier Kraftstoff, kann dabei eine sinnvolle Alternative zu her-
kömmlichen Kraftstoffen sein. Aufgrund der immer noch unzureichenden 

der Erzeugung, Verteilung und Betankung von Wasserstoff, soll unter Bei-
mischung von Methan (z.B. Erd- oder Biogas) eine Übergangslösung reali-

siert werden. Eine Umrüstung bestehender Motoren auf einen Wasserstoff-

Methan-Mischbetrieb erfordert jedoch einige Anpassungen. Wegen der Vor-
gabe von geringen NOx-Rohemissionen muss der Wasserstoffverbrennungs-

motor möglichst mager (λ > 2) betrieben werden. Die Kombination aus ei-
nem angestrebten Magerbetrieb mit der schnellen Verbrennungsgeschwin-

digkeit von Wasserstoff hat neben dem Effekt eines hohen motorischen Wir-
kungsgrads allerdings ebenfalls eine geringe Abgasenthalpie zur Folge. Dies 

hat besonders auf das Ansprechverhalten des Abgasturboladers bei niedri-
gen Motordrehzahlen und hohen Lasten, den LET-Bereich (Low-End-Tor-

que), einen negativen Einfluss. Bei höheren Drehzahlen hingegen steigt auf-
grund des höheren Massendurchsatzes die Abgasenthalpie bei Wasserstoff-

motoren signifikant an. Entsprechend muss der Turbolader sowohl bei nied-
riger als auch hoher Drehzahl für den Betrieb mit Methan, Wasserstoff und 
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beliebigen Mischungen der beiden Kraftstoffe angepasst sein. Für diesen 

Anlass wird anhand eines eindimensionalen Simulationsmodells eine Kon-
zeptstudie zu Turboladern durchgeführt. Grundlage des Modells ist ein di-

rekteinblasender, von Diesel auf Wasserstoffbetrieb umgerüsteter, Ver-
brennungsmotor eines Nutzfahrzeugs. Es wird untersucht, wie sich die un-

terschiedlichen Turbolader-Konzepte auf die Performance des Motors aus-

wirken. So werden grundlegende Überlegungen zu der Entwicklung eines 
Abgasturboladers ausgearbeitet, der auf den Motorbetrieb mit Methan, 

Wasserstoff sowie beliebigen Mischungen optimiert ist. 

Key Words / Schlagworte: Wasserstoffmotor; Erdgas; H2NG; Abgastur-

boaufladung; alternative Kraftstoffe 

1 Ausgangslage H2NG Motor hinsichtlich Aufla-

dung 

Der hier betrachtete H2NG-Verbrennungsmotor soll einen Beitrag auf dem 

Weg zu einer nachhaltigen Reduzierung der Treibhausgasemissionen leisten 
und die Möglichkeit aufzeigen, dass ein Teil der mobilen aber auch statio-

nären Energieversorgung umgerüstet und schrittweise nachhaltig sowie kli-
maneutral betrieben werden kann. 

In dieser Studie wird ein H2NG-Verbrennungsmotor gezeigt, welcher eine 

Modifikation eines im Nutzfahrzeugsektor eingesetzten Dieselmotors dar-
stellt. Der Basis-Dieselmotor wurde auf den Wasserstoffbetrieb, als auch 

auf den Mischbetrieb mit Methan (CH4) und Wasserstoff (H2) umgerüstet. 
Da Erdgas (engl. Natural Gas – NG) hauptsächlich aus Methan besteht, wer-

den in dieser Studie die Eigenschaften von reinem Methan stellvertretend 
für Erdgas verwendet.  

Die Hauptmotivation bei der Verwendung von H2NG als Kraftstoff ist zum 
einen die nahezu schadstofffreie Verbrennung von Wasserstoff, als auch die 

Reichweitenerhöhung bei Nutzung von Erdgas, aufgrund der höheren volu-
metrischen Energiedichte. Zusätzlich ist aufgrund der vorhandenen Infra-

struktur von Erdgas und der geplanten Beimischung von H2 eine bessere 
Betankungsinfrastruktur zu erwarten gegenüber reinem Wasserstoffbe-

trieb. Aufgrund der bisher begrenzten Verfügbarkeit und Infrastruktur von 
Wasserstoff dient Erdgas somit einerseits als Übergangslösung und schafft 

außerdem Synergien zwischen den klimapolitischen Ziele und der Leis-

tungserhöhung. Der Begriff H2NG wird im weiteren Verlauf der Studie für 
die Gesamtheit aller möglichen Wasserstoff-Methan-Gemische verwendet. 

Dabei wird stets der Volumenanteil von Wasserstoff in Prozent angegeben. 
Beispielsweise bezeichnet H2NG40 ein Gemisch aus 40 Vol.-% Wasserstoff 

und 60 Vol.-% Methan. 
Das Einblasen von Wasserstoff oder Erdgas in den Verbrennungsmotor un-

terscheidet sich prinzipiell kaum von konventionellen Kraftstoffen, weshalb 
auch hier zwischen zwei grundlegenden Verfahren unterschieden wird. Ent-

weder wird der Kraftstoff in das Saugrohr durch eine Mehrpunkteinspritzung 



(engl. Multi-Point-Injection - MPI) oder direkt in den Brennraum (engl. Di-

rect-Injection - DI) eingebracht. Das Betriebsverhalten eines Wasserstoff-
verbrennungsmotors weist jedoch im Vergleich zu einem mit konventionel-

lem Kraftstoff betriebenen Verbrennungsmotors einige Besonderheiten auf, 
die nachfolgend erläutert werden. Bei einem Wasserstoffmotor mit Saug-

rohreinblasung expandiert der Wasserstoff nach dem Einblasen auf das 

Druckniveau des Saugrohrs. Die mit der Expansion verbundene Volumen-
ausdehnung bewirkt eine Verdrängung der Frischluft und wirkt sich somit 

negativ auf die Frischladung des Zylinders aus. Erdgas weist ebenso den 
Luftverdrängungseffekt auf. Dieser ist aufgrund der höheren Dichte von 

Erdgas aber weniger ausgeprägt. Um diesen Effekt zu vermeiden, ist es 
zielführend, den Kraftstoff direkt in den Brennraum einzublasen. Dadurch 

expandiert der Kraftstoff erst im Zylinder und der Luftverdrängungseffekt 
wird vermieden. 

Bei der Umrüstung von Dieselkraftstoff auf Wasserstoff wird die Zündeinlei-
tung von Kompression- auf Fremdzündung umgestellt, da aufgrund der ho-

hen Selbstzündtemperatur von Wasserstoff (585 °C) [1] eine Kompressi-
onszündung schwierig zu realisieren ist. Dementsprechend wird zusätzlich 

zum H2NG-Injektor eine Zündkerze im Brennraum integriert. Im Vergleich 
zum Dieselbetrieb, wird der Kraftstoff bei H2-Direkteinblasung mit 

Fremdzündung früher in den Brennraum eingeblasen. Dies erfordert gerin-

gere Einblasdrücke und ermöglicht die Bildung eines homogenen Kraftstoff-
Luft-Gemischs. 

 
In der aktuellen Forschungsphase wurde zur Einschätzung und Vorausle-

gung relevanter Motoreigenschaften des H2NG-Verbrennungsmotors ein 
eindimensionales Verbrennungsmodell anhand des am Prüfstand umgerüs-

teten Motors erstellt. Mit Hilfe des eindimensionalen Verbrennungsmodells 
wurden verschiedene Aufladekonzepte hinsichtlich der Funktionalität bei 

verschiedenen Mischungsverhältnissen untersucht. 
Die Stoffeigenschaften von Wasserstoff führen zu einer sehr schnellen, aber 

auch sehr heißen Verbrennung, was zu einer verstärkten Bildung von Stick-
oxiden führen kann. Aufgrund der weiten Zündgrenzen (0,13<λ<10) [1] 

von Wasserstoff ist jedoch über den gesamten Betriebskennlinienbereich 
ein magerer Verbrennungsprozess realisierbar. Bei Erdgas hingegen können 

aufgrund der kohlenstoffhaltigen Zusammensetzung neben NOx-Emissionen 

zusätzlich noch CO, CO2 und HC-Emissionen entstehen. Außerdem wird die 
Abmagerung der Verbrennung von Erdgas aufgrund der Zündgrenzen 

(0,6<λ<2) [1] begrenzt. Durch die Zumischung von Wasserstoff zum Erd-
gas können die Zündgrenzen allerdings verschoben und eine magere Ver-

brennung mit geringen Emissionen erreicht werden. Damit ist es möglich, 
einen Motor mit Schadstoffemissionen deutlich unterhalb der EURO VI-

Grenzwerte [2] zu betreiben. Ziel dieser Studie ist es, die Volllastkennlinie 
(siehe Abbildung 1) des Dieselmotors mit reinem Erdgas, reinem Wasser-

stoff oder einem Gemisch aus beiden Kraftstoffen so weit wie möglich zu 
erreichen. Um dieses Ziel zu realisieren, werden verschiedene Aufladungs-

konzepte untersucht. 



 

Abbildung 1: Diesel Volllastkennlinie des umgerüsteten Forschungsmo-

tors 

2 Eigenschaften und deren Auswirkungen von 

Wasserstoff und CNG auf die Aufladung 

Eine der größten Herausforderung bei Wasserstoff-Verbrennungsmotoren 

ist deren Anfälligkeit hinsichtlich Verbrennungsanomalien, von denen die 

klopfende Verbrennung die Bekannteste ist. Diese ist auf die extrem nied-
rige Mindestzündenergie von 0,017 mJ [1] zurückzuführen und begünstigt 

ebenso die Gefahr von Rück- oder Glühzündungen.  
Rückzündungen ins Ansaugsystem können durch eine Direkteinblasung von 

Wasserstoff in den Brennraum vermieden werden. Es verbleibt jedoch die 
Verbrennungsanomalie der Glühzündung, bei der sich das Kraftstoff-Luft-

Gemisch an heißen Stellen, sogenannte „hot-spots“, im Brennraum entzün-
det. Um der Glühzündung entgegenzuwirken, kann das Verdichtungsver-

hältnis herabgesetzt oder die Klopfneigung durch Zugabe von Erdgas ver-
ringert werden. Ebenfalls ist es möglich, die Klopfneigung zu verringern, 

indem ein späterer Zündzeitpunkt gewählt wird, was jedoch zu einer Ver-
ringerung des Wirkungsgrades führt. Zu beachten ist auch, dass Wasser-

stoff eine hohe laminare Flammengeschwindigkeit von etwa 230 cm/s auf-
weist [3], während Erdgas mit 42 cm/s [1] auf einem ähnlichen Niveau liegt 

wie konventionelle Kraftstoffe. Mit steigendem Wasserstoffgehalt des H2NG-

Gemischs nimmt daher auch die laminare Flammengeschwindigkeit zu. 
Diese Eigenschaft des Kraftstoffes führt zu einer schnellen Verbrennung und 

somit zu einer kurzen Brenndauer. Infolgedessen erfolgt die Energieum-
wandlung bei kurzen Brenndauern. Durch die Energieumwandlung bei kur-

zen Brenndauern nähert sich die Verbrennung dem idealen Gleichraumpro-
zess an (hoher Gleichraumgrad), was wiederum zu einem hohen Prozess-
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wirkungsgrad führt. Die kurze Verbrennungszeit begünstigt auch die Stabi-

lität des Verbrennungsprozesses, insbesondere bei einem mageren Kraft-
stoff-Luft-Gemisch [1]. Neben dem hohen Prozesswirkungsgrad führt eine 

hohe Flammengeschwindigkeit außerdem zu höheren Drücken und Tempe-
raturen in der Brennkammer, was Nachteile in Bezug auf Geräuschemissio-

nen sowie Stickoxidbildung und Wandwärmeverlust mit sich bringt [1]. Aus-

gehend von den Zündgrenzen von Erdgas können diese durch die Wasser-
stoffzumischung von 0,6<λ<2 auf 0,13<λ<10 [1, 3] erweitert werden. Da-

mit wird ein qualitativ geregelter Betrieb im gesamten Motorkennfeld er-
möglicht. Bei höheren Drücken und Temperaturen im Brennraum steigen 

aufgrund der kürzeren Verbrennungszeit auch das Drehmoment und die 
Leistung des Motors. Der entscheidende Vorteil von Wasserstoff als Kraft-

stoff ist in der heutigen umweltorientierten Zeit natürlich die Abwesenheit 
von Kohlenstoff, d.h. die Verbrennung von H2 erfolgt theoretisch ohne die 

Bildung von CO2, CO und HC. Im Gegensatz dazu entstehen bei der tatsäch-
lichen Verbrennung geringe Mengen an kohlenstoffhaltigen Abgasen. Diese 

werden durch den Schmierstoff verursacht, der in den Brennraum gelangt 
und an der Verbrennung teilnimmt. Diese Emissionen liegen jedoch an der 

Nachweisgrenze der derzeit eingesetzten konventionellen CO2-Messsys-
teme und sind als unkritisch zu betrachten [4]. Die einzigen nennenswerten 

Schadstoffemissionen bei der Wasserstoffverbrennung sind Stickoxide. Be-

sonders hohe Stickoxidemissionen entstehen bei leichtem Luftüberschuss, 
sehr hohen Verbrennungstemperaturen sowie hohen Verweildauern in der 

sogenannten Post-Flame-Zone des Brennraums, siehe Abbildung 2. Um den 
emissionsarmen Betrieb eines Wasserstoffmotors zu gewährleisten, ist da-

her ein Kraftstoff-Luft-Verhältnis von λ>2 zu bevorzugen [1].  
 

Wie bereits erwähnt, ist die Entflammbarkeitsgrenze von Erdgas aufgrund 
der Eigenschaften des Stoffes auf λ<2 in der Magerzone begrenzt. Aus die-

sem Grund kann Erdgas im Bereich λ>2 nur durch Zugabe von Wasserstoff 
verwendet werden. Durch den Betrieb des H2NG-DI-Motors mit Fremdzün-

dung und der daraus resultierenden früheren Kraftstoffeinbringung ist das 
globale und lokale Lambda folglich mager und die NOx-Emissionen werden 

reduziert. Es ist zu beachten, dass sich bei Magerbetrieb ein Luftüberschuss 
im Brennraum befindet. Überschüssige Luft, welche nicht an der Verbren-

nung teilnimmt, kann Wärme aufnehmen und somit die Temperatur des 

Brennraums senken, siehe Abbildung 2.  



 

Abbildung 2: NOx-Emissionen, O2-Konzentration und Verbrennungstem-

peratur im H2-Betrieb mit äußerer Gemischbildung [1] 

Den Vorteilen bei den Emissionen stehen Nachteile bei der Abgas-Enthalpie 
gegenüber, die für den Turbolader und damit für die Aufladung entschei-

dend sind. Die Enthalpie des Abgases hängt von Massenstrom, Druck und 

Temperatur im Abgas ab. Aufgrund der geringeren Dichte und der schnellen 
Verbrennung von Wasserstoff sowie des mageren Kraftstoff-Luft-Verhält-

nisses sind der Massenstrom und die Temperatur im Abgas niedrig. Daher 
ist die Abgasenthalpie bei der Verbrennung von Wasserstoff geringer als bei 

konventionellen Kraftstoffen. Aufgrund seiner Kohlenstoffatome ist die 
Dichte von Erdgas mit (0,716 kg/m3) zwar deutlich höher als die von Was-

serstoff mit (0,09 kg/m3), aber dennoch unterhalb der Dichte herkömmli-
cher Kraftstoffe. [1] Darüber hinaus kann Erdgas, wie bereits erwähnt, nicht 

in einem so hohen Magerbereich betrieben werden, was zu höheren Abgas-
temperaturen im Vergleich zum reinen Wasserstoffbetrieb führt. Infolge-

dessen hat ein Verbrennungsmotor im Erdgasbetrieb eine höhere Abgasent-
halpie als bei der Verbrennung von Wasserstoff. Durch die Erhöhung des 

Wasserstoffanteils im H2NG-Gemisch wird die Abgasenthalpie demnach ent-
sprechend gesenkt. 

Eine niedrige Abgastemperatur ist für den Abgasturbolader vor allem dann 

problematisch, wenn der Motor mit niedriger Drehzahl läuft, weil in diesem 
Fall auch der Massenstrom in der Abgasturbine gering ist. In diesem Be-

triebsbereich ist das Aufladungskonzept dementsprechend von entschei-
dender Bedeutung, um ein hohes Drehmoment im H2NG-Verbrennungsmo-

tor zu erreichen. Andererseits steigt bei höheren Geschwindigkeiten die Ent-
halpie der Abgase aufgrund des höheren Massenstroms an. 

  



3 Beschreibung des Prüfstandmotors 

Als Basis für die Versuche diente ein Reihensechszylinder Dieselmotor aus 

dem Nutzfahrzeugbereich mit einem Hubvolumen von ungefähr 15 dm3. 
Dieser wurde im Wissenschaftlich Technischen Zentrum  (WTZ) in Roßlau für 

den Einzylinder Wasserstoffbetrieb umgerüstet. Abbildung 3 zeigt den Ver-

suchsmotor in betriebsbereitem Zustand auf einem Prüfstand im WTZ. Im 
unteren rechten Teil der Abbildung befindet sich die Zuführung für die La-

deluft, welche mithilfe eines externen Verdichters mit eigenem Kühlkreislauf 
konditioniert wird, während das Abgas oberhalb des Motors abgeführt wird. 

Im linken Teil der Abbildung ist ein Teil der Wasserstoff Gasregelstrecke zu 
sehen und oberhalb davon ist das Fenster zur Fahrerkabine sichtbar. Hinter 

dem Motor verläuft die Peripherie zur Versorgung und Konditionierung des 

Kühlwasserkreislaufs. 

 

Abbildung 3: Prototyp DI-Injektor des WTZ sowie umgerüsteter Diesel-

motor als Einzylinder H2-Motor auf dem Prüfstand im WTZ [5] 

Für den Einzylinderbetrieb werden die übrigen Brennräume stillgelegt. Dazu 

werden die Kipphebel ausgebaut, sodass die Ventile permanent verschlos-
sen blieben und kein Ladungswechsel stattfindet. In den stillgelegten 

Brennräumen wurden die Dieselkolben belassen, während für den befeuer-

ten Zylinder ein angepasster Kolben gefertigt wurde. Ausgestattet ist dieser 
mit einer flachen, linsenförmigen Mulde. Um das Verdichtungsverhältnis auf 

etwa 11 zu reduzieren, wurde der Kolben verkürzt und die Pleuel im Origi-
nalzustand belassen. Aufgrund des Wechsels vom selbstgezündeten Diesel- 

zum fremdgezündeten Ottoverfahren musste eine zusätzliche Bohrung seit-
lich in den Zylinderkopf eingebracht werden, in welche die Zündkerze ein-

gesetzt wurde. Auch die bereits vorhandene Bohrung für den ehemaligen 
Dieselinjektor musste angepasst werden, um den in Abbildung 3 dargestell-



ten Prototypen des im WTZ entwickelten Wasserstoff-DI-Injektors aufneh-

men zu können. Dieser arbeitet mit einem nach außen öffnendem Ventil 
und wurde in den bisherigen Versuchen mit bis zu 14 bar Wasserstoffdruck 

betrieben. 
Ausgangspunkt für das erste Versuchsprogramm mit dem Injektor Prototy-

pen war ein Referenzpunkt bei 1.500 min-1 und einem indizierten Mittel-

druck von 16 bar sowie einer Verbrennungsschwerpunktlage von 8 °KW 
nach ZOT. Anschließend wurden hauptsächlich drei Versuchsreihen vorge-

nommen, die nachfolgend beschrieben werden. In der ersten Messreihe 
wurde der Zündzeitpunkt variiert, während Lambda sowie Mitteldruck und 

Einblasbeginn konstant gehalten wurden. In der zweiten Versuchsreihe 
wurde ein Lastschnitt durchgeführt, in welchem erneut Lambda und Ein-

blasbeginn konstante Werte annahmen, Einblasdauer und Ladedruck dage-
gen zur Einstellung des Mitteldrucks variiert wurden. Als letzte Messreihe in 

diesem Versuchsplan wurde eine Variation des Einblasbeginns bei konstan-
ter Einblasdauer sowie Zündzeitpunkt und Ladedruck durchgeführt. Be-

grenzt wurden diese Versuche vor allem durch das Auftreten von Klopfen 
und die Abnahme der Verbrennungsstabilität. Abschließend lässt sich fest-

halten, dass der erste Prototyp des Wasserstoff-DI-Injektors bereits zuver-
lässig funktioniert, besonders bei der Gemischbildung jedoch erwartungs-

gemäß Verbesserungspotenzial erkennbar ist. 

  



4 Aufbau und Validierung der Motorsimulation 

Das Simulationsmodell wurde in Anlehnung an den Forschungsmotor am 

Prüfstand modelliert. Die Struktur des 1D-Motormodells ist in Abbildung 4 
dargestellt. Der Ladeluftkühler wurde mit Hilfe von Druck- und Temperatur-

kennfeldern auf der Grundlage der Literatur [6] erstellt. Dasselbe gilt für 

die Implementierung von Ansaug- und Abgassystem in der Modellierung des 
eindimensionalen Simulationsmodells. Darüber hinaus ist der Hochdruck-

AGR-Abschnitt im Motormodell dargestellt. Bei den hier verwendeten Simu-
lationsdaten wurde die AGR jedoch nicht berücksichtigt, da die Auswirkun-

gen auf das H2NG-Verbrennungsmodell noch nicht validiert werden konn-
ten. 

 

Abbildung 4: 1D-Motormodell des H2NG-Forschungsmotors in GT-Power 

Die Modellierung der ATL-Vorlage im 1D-Simulationsmodell ist kennfeldba-
siert. Aufgrund fehlender Daten des originalen ATL des Dieselmotors wurde 

ein hinsichtlich der Ein- und Auslassgeometrie vergleichbarer Verdichter aus 
dem Verkaufssortiment der BorgWarner Inc. verwendet. Das in Abbildung 

5 dargestellte Turbinenkennfeld wurde aus [6] entnommen und durch die 
Skalierung des Abgasmassenstrom auf das H2NG-Motormodell angepasst. 



Das ebenfalls in Abbildung 5 gezeigte Verdichterkennfeld entspricht dem 

BorgWarner EFR 9174 [7] und wurde lediglich für die zweistufige Aufladung 
durch Skalierung des Massenstroms und Verdichtungsverhältnis modifiziert.  

 

Abbildung 5: Verdichter-Kennfeld vom BorgWarner EFR 9174 [7] (oben) 

und Turbinen-Kennfeld ohne Skalierung aus [6](unten) 

Um die vom Prüfstand gelieferten Daten zu validieren, wurde zunächst eine 
Druckverlaufsanalyse (engl. Three Pressure Analysis – TPA) durchgeführt. 

Die TPA wurde verwendet, um die Wärmefreisetzung in Abhängigkeit vom 
Kurbelwellenwinkel zu bestimmen. Dies ist notwendig, um anschließend das 

Simulationsmodell anhand der Messdaten des Sechszylindermotors zu vali-
dieren. Das Modell für die Wärmeübertragung an der Zylinderwand wurde 

nach dem SAE 850204 [8] gewählt.  
Dieses berechnet den Wärmeübergangskoeffizienten auf der Grundlage ei-

ner Beschreibung des Strömungsfeldes im Zylinder. Dabei wird das Volu-
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men des Brennraums in drei Zonen unterteilt, in denen Differentialgleichun-

gen für Drehimpuls, turbulente kinetische Energie und turbulente Dissipa-
tion gelöst werden. Im Gegensatz zu den aus der Standardkorrelationen 

berechneten Koeffizienten, die eine räumliche Gleichförmigkeit vorrauset-
zen, sind die Wärmeübergangskoeffizienten nach SAE 850204 räumlich 

stark ungleichmäßig. So ist im räumlich gemittelten Fall der Wärmeüber-

gangskoeffizient in der Nähe des oberen Totpunkts des Verdichtungshubs 
signifikant stärker ausgeprägt als bei der Berechnung mit der Standardkor-

relation. Diese Abhängigkeit ist auf die Gasgeschwindigkeit und die Turbu-
lenz des Modells zurückzuführen. Infolgedessen ist eine genauere Berech-

nung der räumlichen Verteilung der Wärmeströme möglich, besonders in 
einem H2-Verbrennungsmodell. [8] 

Aus den gemessenen Prüfstandsdaten wurden drei repräsentative Betriebs-
punkte zur Validierung ausgewählt, welche in Tabelle 1 dargestellt sind. Wie 

in Kapitel 3 erwähnt, wurden die Betriebspunkte bei einer Drehzahl von 
1500 min-1 und mit reinem Wasserstoff durchgeführt. 

Nach erfolgreichem Abbilden des Druckverlaufes in der TPA wurde anhand 
der Wärmefreisetzung und der Druckverläufe das Verbrennungsmodell va-

lidiert. Dabei wurde das prädiktive Verbrennungsmodell SI -Turb  für die Mo-
dellierung des Verbrennungsprozesses verwendet. Dieses Verbrennungs-

modell wird zur Vorhersage der Verbrennungsrate von Fremdzündungsmo-

toren verwendet. Des Weiteren wird auch die Behandlung von homogenen 
oder geschichteten Luft-Kraftstoff-Gemischen und die Verwendung von 

Zündkerzen ermöglicht. Durch die gezielte Parametrisierung des Zündver-
zugs sowie des Übergangs von laminarer zu turbulenter Verbrennung 

konnte die H2-Verbrennung hinreichend genau modelliert werden (vgl. Ab-
bildung 6). Darüber hinaus können die allgemeinen Verbrennungseigen-

schaften durch geeignete Parametrisierung der Flammenausbreitung und 
der Wechselwirkung der Flammenfront mit dem unverbrannten Kraftstoff-

Luft-Gemisch angepasst werden. Einer der Hauptvorteile eines solchen prä-
diktiven Verbrennungsmodells ist die Möglichkeit der Analyse von Betriebs-

punkten, die nicht Bestandteil der zur Verfügung stehenden Messreihe sind. 
Hierbei wird die Verbrennungsrate unter Berücksichtigung von bspw. Zylin-

derdruck und -temperatur, Zusammensetzung des Luft-Kraftstoff-Ge-
mischs, Zündzeitpunkt sowie Kraftstoffeigenschaften berechnet. Lediglich 

bei der Erdgassimulation muss die Geschwindigkeit der laminaren Flam-

mengeschwindigkeit aufgrund der Brennstoffeigenschaften angepasst wer-
den. Abbildung 6 zeigt die Validierung der Zylinderdruck-, Verbrennungs- 

und Summenbrennverläufe für die in Tabelle 1 genannten Betriebspunkte.  
 

  



Tabelle 1: Zur Validierung verwendete Betriebspunkte 

Parameter 
Einheit Betriebspunkt 

1 

Betriebspunkt 

2 

Betriebspunkt 

3 

Lambda - 2,50 2,88 3,04 

Einblasmasse mg/Zyklus 75,04 75,98 75,18 

Luftmasse kg/h 209,6 338,2 353,52 

Ladedruck bar 2,34 2,68 2,81 

Max. Zylinderdruck bar 104,37 108,67 115,54 

SOI °KW -200 -200 -200 

Zündzeitpunkt °KW -11 -11 -13 

Indizierter Mitteldruck bar 15,92 16,26 16,42 

 

 

Abbildung 6: Modellvalidierung - Vergleich des Druck-, Brenn- und Sum-

menbrennverlaufs 

Die Zündung des Kraftstoffs durch die Zündkerze ist in der Verbrennungs-

sequenz der Messergebnisse deutlich sichtbar, denn der Verbrennungspro-
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zess ist durch eine ruckartige Wärmefreisetzung gekennzeichnet. Die Simu-

lation hingegen ist zunächst durch einen langsamen Anstieg der Wärmefrei-
setzung und einen minimalen Zündverzug von 0,5 °KW bis 1 °KW charak-

terisiert. Die anschließende Wärmefreisetzung in der Simulation spiegelt 
sich auch in einer etwas geringeren Druckentwicklung kurz nach der Zün-

dung im Vergleich zu den Messergebnissen wieder. Bis zum Verbrennungs-

schwerpunkt von 50 % sind die Abweichungen zwischen Simulation und 
Messung minimal. Der Spitzendruck wird in allen drei Betriebspunkten mit 

minimalen Abweichungen erreicht. In den Betriebspunkten 2 und 3 weicht 
der Verbrennungsverlauf ab dem oberen Totpunkt leicht von den Messer-

gebnissen ab. Der Betriebspunkt 1 fällt dagegen stärker von der Verbren-
nungskurve ab und auch die maximale Wärmefreisetzung wird in der Simu-

lation im Betriebspunkt 1 nicht erreicht. Dennoch zeigen in diesem Betriebs-
punkt Druckverlauf und Summenbrennverlauf eine gute Übereinstimmung 

mit den Messergebnissen. Der Grund für die Abweichungen im Brennverlauf 
könnte die vereinfachte Annahme der Zylinderraumoberflächentemperatu-

ren für die Berechnung des Wärmeübergangs sein. Dabei wurde ein kon-
stanter Wert von 550 °C für den Zylinderkopf und -kolben und 400 °C für 

die Zylinderwände angenommen. Diese Zahlenwerte sind der Literatur [6] 
entnommen und basieren auf Erfahrungswerten für Gasmotoren für Nutz-

fahrzeuge. Die Verwendung eines komplexeren Modells, das sowohl die 

Strukturtemperatur des Zylinders als auch die Oberflächentemperatur für 
die Berechnung des Wärmeübergangs im Zylinder vorhersagt, kann die Dis-

krepanzen im Verbrennungsprozess weiter reduzieren. Die Wandtempera-
turen werden dabei vom Solver und nicht vom Benutzer vorhergesagt. Um 

ein solches Modell zu verwenden, ist eine Finite-Elemente-Darstellung er-
forderlich. 

Nach dem Umsatzpunkt von 60 % (Betriebspunkt 2) und 90 % (Betriebs-
punkt 1) treten größere Abweichungen im Brennverlauf und im kumulierten 

Brennverlauf auf. Diese Unterschiede zwischen Messung und Simulation 
sind einerseits auf die Messtechnik zurückzuführen. Bei Durchführung der 

Messreihen wurden ungekühlte Druckquarzsensoren verwendet, die einen 
thermischen Drift aufweisen können. Dieser ist als charakteristische Ver-

schiebung im Brennverlauf in Abbildung 6 deutlich zu erkennen. Anderer-
seits spielt das im Modell implementierte Wandwärmemodell hierbei eben-

falls eine Rolle. Dieses Modell konnte leider nur aufgrund einer fehlenden 

Datenbasis nur ungenau parametrisiert werden. Folglich kann auch der tat-
sächliche Energieverlust an den Wänden der Brennkammer nicht ausrei-

chend modelliert werden, was sich ebenfalls auf die Abgasenthalpie aus-
wirkt. 

5 Simulation der Aufladekonzepte 

Zum Erreichen der Volllastlinie des Dieselbetriebes (vgl. Abbildung 1) wurde 
der H2NG-Motor bei den Drehzahlen 900 min-1 bis 2000 min-1 simulativ be-

trachtet. Die Simulation wurde mit einem mageren Kraftstoff-Luft-Verhält-
nis (λ = 2) durchgeführt. Eine Ausnahme wurde für den reinen CNG-Betrieb 



(H2NG0) gemacht, der aufgrund der Zündgrenzen von Methan maximal mit 

einem Kraftstoff-Luft-Verhältnis von λ = 1,8 berechnet wurde. Um die Si-
mulationsergebnisse vergleichbar zu machen, wurden die verschiedenen 

Mischungsverhältnisse ebenso mit λ = 1,8 simuliert. Dabei wird im Folgen-
den auf die Simulationsergebnisse von H2NG0, H2NG50 und H2NG100 im 

Detail eingegangen. Als Aufladungskonzepte diente die einstufige-, eBoos-

ter-, Register- und die mehrstufige Aufladung. Eine Aufladung mit variabler 
Turbinengeometrie (VTG) wurde in dieser Studie aufgrund der fehlenden 

Datenlage dazu nicht durchgeführt. Tabelle 2 zeigt die Drehzahlbereiche der 

in dieser Studie betrachteten Aufladekonzepte. 

Tabelle 2: Drehzahlbereiche der Abgasturbolader in der Simulation 

 Drehzahlbereiche in min-1 

Aufladekonzepte eBooster Kleiner ATL Großer ATL 

Einstufige Aufladung - 900 – 2000 

eBooster Aufladung 900 – 1100 900 – 2000 

Registeraufladung - 900 – 1100 1100 – 2000 

Mehrstufige Aufladung - 900 – 1400 1100 – 2000 

 

Einstufige Aufladung 
 

Für die Simulation mit der einstufigen Aufladung wurde der BorgWarner 
EFR9174 [7] Kompressor verwendet. Abbildung 7 zeigt die erreichbaren 

Drehmomente mit einer einstufigen Aufladung für ein Kraftstoff-Luft-Ver-
hältnis von 1,8 und 2 im Vergleich zur Volllastkennlinie des Dieselbetriebs. 

Es ist deutlich zu erkennen, dass das Drehmoment mit höherem Wasser-
stoffanteil im H2NG-Gemisch zunimmt. Die Abbildung zeigt auch den Ein-

fluss der Wasserstoff-Eigenschaften auf das Drehmoment im LET-Bereich. 
Beim Vergleich von H2NG50 und H2NG100 ist zu erkennen, dass bei einer 

Drehzahl von 900 min-1 das mit H2NG50 erzielte Drehmoment höher ist. 
Dies ist auf die etwas höhere Abgasenthalpie des H2NG50 aufgrund der hö-

heren Erdgaskonzentration im H2NG-Gemisch zurückzuführen. Infolgedes-

sen kann der Turbolader einen höheren Ladedruck und damit ein höheres 
Drehmoment erzeugen. Im höheren Drehzahlbereich dominiert dagegen die 

Abgasenthalpie aufgrund des höheren Massenstromes von H2NG100 und 
führt zu einem höheren Drehmoment. Es ist auch zu erkennen, dass 

H2NG100 ab 1300 min-1 mit λ = 2 ein höheres Drehmoment erreichen kann 
als Erdgas mit λ = 1,8. Im Drehzahlbereich unter 1300 min-1 ist das Dreh-

moment jedoch aufgrund der geringeren Abgasenthalpie deutlich reduziert. 
Bei einem Betrieb mit λ = 2 kommt im LET-Bereich neben dem geringeren 

Massenstrom im Abgas noch die geringere Abgastemperatur durch den hö-
heren Luftüberschuss im Brennraum hinzu. Infolge des höheren Luftüber-

schusses ergibt sich im gesamten Drehzahlbereich ein geringeres Drehmo-
ment im Vergleich zum Betrieb mit λ = 1,8. Zusammenfassend lässt sich 



sagen, dass die Volllastlinie des Dieselbetriebs bei einstufiger Aufladung 

nicht erreicht wird. 

 

Abbildung 7: Simulation der einstufigen Aufladung bei λ=1,8 und λ=2 

für H2NG0, H2NG50 und H2NG100 im Vergleich zum Dieselbetrieb 

eBooster unterstützte Abgasturboaufladung 

 
Bei der Simulation mit einem eBooster wurde dieser im LET-Bereich ange-

steuert. Der eBooster ist mit einer lastabhängigen Drehzahlregelung aus-
gestattet, welche die Erhöhung des Ladedrucks ermöglicht, um folglich das 

Drehmoment zu steigern. Dieser Booster wird in dem Drehzahlbereich von 
900 min-1 bis 1100 min-1 zugeschaltet, wobei ein Druckverhältnis von 

p=1,25 erzielt wird. Ab einer Drehzahl von 1100 min-1 wird das Simulati-
onsmodell mit der einstufigen Abgasturbolader-Konfiguration (EFR 9174) 

betrieben. Abbildung 8 zeigt die mit der eBooster-Aufladung erreichbaren 
Drehmomente für ein Kraftstoff-Luft-Verhältnis von 1,8 und 2 in Bezug zur 

Volllastkennlinie des Dieselbetriebs. Im Vergleich zur einstufigen Aufladung 
kann der LET-Bereich bei den gezeigten Mischungsverhältnissen signifikant 

verbessert werden. Im LET-Bereich wird aufgrund der geringen zur Verfü-
gung stehenden Abgasenthalpie eine ähnliche Drehmomententwicklung von 

H2NG50 und H2NG100 wie bei der einstufigen Aufladung beobachtet. Auf-

grund der Aufladung mit eBooster unterscheiden sich die Drehmomente bei 
H2NG50 und H2NG100 bei einer Drehzahl von 900 min-1 jedoch nur gering 

voneinander. Im Mittel konnte das Drehmoment im Vergleich zur einstufi-
gen Aufladung im Bereich von 900 min-1 – 1100 min-1 um 660 Nm bei 

H2NG0 und 770 Nm bei H2NG100 erhöht werden. 
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Abbildung 8: Simulation der Aufladung mit eBooster bei λ=1,8 und λ=2 

für H2NG0, H2NG50 und H2NG100 im Vergleich zum Dieselbetrieb 

Registeraufladung 
 

Bei der Registeraufladung wird zwischen zwei Betriebsarten unterschieden. 

Im LET-Bereich bei einer Drehzahl zwischen von 900 min-1 – 1100 min-1 
wird der Abgasturbolader mit geringer mechanischer und thermischer Träg-

heit verwendet, da er für diesen Drehzahlbereich ein gutes Ansprechverhal-
ten bietet. Dabei ist die größere Turboladereinheit zunächst nicht im Be-

trieb, diese wird erst ab einer Drehzahl von 1100 min-1 zur Aufladung ver-
wendet. Die größere Einheit weist eine höhere thermische und mechanische 

Trägheit auf und benötigt dementsprechend eine größere Abgasenthalpie, 
welche erst bei erhöhten Drehzahlen erreicht werden kann. Für die kleine 

ATL-Einheit wurde das Druckverhältnis und der Massenstrom des Verdich-
terkennfelds (vgl. Abbildung 5) mit einer Skalierung von 0,5 verkleinert. Bei 

der großen ATL-Einheit wurde der Massenstrom des Verdichterkennfelds 
vom EFR9174 dagegen um 1,2 vergrößert. Außerdem wurden die Turbinen-

kennfelder ebenfalls durch Skalierungen angepasst. Abbildung 9 zeigt die 
mit der Registeraufladung erreichbaren Drehmomente für ein Kraftstoff-

Luft-Verhältnis von 1,8 und 2 in Bezug zur Volllastkennlinie des Dieselbe-

triebs.  
Im Übergangsbereich der Drehzahlen von 1100 min-1 bis 1200 min-1 ist ein 

deutlicher Drehmomentverlust bei allen Mischungsverhältnissen erkennbar. 
Gründe hierfür sind ein geringer Abgas-Massenstrom und der Betrieb des 

Abgasturboladers in einem wirkungsgradschwachen Betriebspunkt. Erst ab 
1400 min-1 ist ausreichend Abgasenthalpie zur Steigerung des Drehmo-

ments vorhanden. Bei Betrachtung von H2NG0 ab einer Drehzahl von 
1400 min-1, kann ein starker Verlust in der Drehmomententwicklung beo-

bachtet werden, denn der Abgasturbolader arbeitet in diesem Betriebspunkt 
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sowohl an der Maximaldrehzahl als auch an der Stopfgrenze. Ursache ist 

hier die höhere Abgasenthalpie aufgrund der höheren Dichte von Erdgas.  
Zusammenfassend wird über den gesamten Drehzahlbereich ein deutlich 

höheres Drehmoment er-zeugt im Vergleich zu der einstufigen Aufladung. 
Im Vergleich zur Aufladung mit unterstützendem eBooster konnte allerdings 

keine signifikante Verbesserung im LET-Bereich erzielt werden.  

 

 

Abbildung 9: Simulation der Registeraufladung bei λ=1,8 und λ=2 für 

H2NG0, H2NG50 und H2NG100 im Vergleich zum Dieselbetrieb 

Kombination von Register- und Stufenaufladung 
 

Analog zur Registeraufladung wird bei diesem Aufladekonzept ein kleiner 
Turbolader für niedrige und ein großer Turbolader für hohe Motordrehzahlen 

separat eingesetzt. Im mittleren Drehzahlbereich von 1100 min-1 bis 
1400 min-1 werden beide Turbolader gleichzeitig in einer Stufenaufladung 

verwendet, wobei die ATL-Einheiten hintereinander angeordnet sind. Die 
Frischladung wird in beiden Verdichtern nacheinander komprimiert, um 

hohe Ladedrücke und somit hohe Drehmomente zu erzeugen. Die Drehzahl-
bereiche, in denen die Abgasturbolader arbeiten, sind in Tabelle 2 darge-

stellt. Die verwendeten Verdichter Kennfelder sind entsprechend ähnlich zu 

den oben genutzten Kennfeldern der Registeraufladung. Abbildung 10 zeigt 
die mit der Kombination von Register- und Stufenaufladung erreichbaren 

Drehmomente für ein Kraftstoff-Luft-Verhältnis von 1,8 und 2 im Verhältnis 
zur Volllastkennlinie des Dieselbetriebs. Es ist erkennbar, dass durch die 

Nutzung einer Stufenaufladung ein deutlich höheres Drehmoment im mitt-
leren Drehzahlbereich im Vergleich zur Registeraufladung erzielt werden 

kann. Bei einem Kraftstoff-Luft-Verhältnis von 1,8 kann bei H2NG50 und 
H2NG100 die Volllastlinie des Dieselbetriebes fast erreicht werden. Aufgrund 

der in dieser Konfiguration erreichten Zylinderspitzendruckbegrenzung von 
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250 bar, kann das maximale Drehmoment des Dieselbetriebs jedoch nicht 

erzielt werden. Dementsprechend wird durch eine Sicherheitsregelung das 
Wastegate in diesem Bereich leicht geöffnet. Bei λ = 2 werden auch im 

mittleren Drehzahlbereich signifikant höhere Drehmomente erreicht. Erst 
der Betrieb mit H2NG0 zeigt Verluste in der Drehmomententwicklung ab 

einer Drehzahl von 1100 min-1 auf. Die resultierenden Drehmomente im 

unteren Drehzahlbereich bis 1100 min-1, in welchem der kleine ATL arbeitet, 
entsprechen den erzielten Drehmomenten der Registeraufladung. Bei einer 

Drehzahl von 1100 min-1 arbeiten beide Abgasturbolader gleichzeitig, um 
ein maximales Drehmoment von 2196 Nm mit H2NG0 und 3009 Nm mit 

H2NG100 bei 1200 min-1 zu erreichen. Im Drehzahlbereich nach 1100 min-1 
nimmt das Drehmoment mit H2NG0 ab. Der Grund dafür liegt wie bei der 

Registeraufladung in einem zu hohen Massenstrom für die kleinere ATL-
Einheit, wodurch die Stufenaufladung in einem nicht optimalen Bereich ar-

beitet. Ab einer Drehzahl von 1500 min-1 wird auf die größere ATL-Einheit 
umgeschaltet. Nach einer Erhöhung des Drehmoments bei 1400 min-1 

nimmt das Drehmoment weiterhin aufgrund der Drehzahl- bzw. Stopf-
grenze des größeren Abgasturboladers ab. 

Zusammenfassend kann im Vergleich zu den anderen Aufladekonzepten ein 
deutlich höheres Drehmoment über den gesamten Drehzahlbereich mit 

H2NG50 und H2NG100 erreicht werden. Für den Betrieb mit H2NG0 ist je-

doch eine weitere Anpassung der Abgasturbolader notwendig. Beispiels-
weise kann durch die Verwendung einer variablen Turbinengeometrie das 

Drehmoment des H2NG-Verbrennungsmotors für alle Mischungsverhältnis 
optimiert werden. 

 

Abbildung 10: Simulation der Kombination von Register- und Stufenauf-

ladung bei λ=1,8 und λ=2 für H2NG0, H2NG50 und H2NG100 im Vergleich 

zum Dieselbetrieb 
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6 Zusammenfassung 

Gegenstand dieser Studie war die Untersuchung verschiedenartiger Auf-

ladekonzepte zur Laststeigerung eines H2NG-Verbrennungsmotors mit di-
rekter Einblasung (DI) des Kraftstoffs. Ziel dieser Untersuchungen war das 

Erreichen der Volllastkennlinie des dieselmotorischen Betriebs vor der Um-

rüstung auf Gasbetrieb. 
Ein Vergleich der Aufladekonzepte hat gezeigt, dass mit einer Kombination 

von Register- und Stufenaufladung die Volllastcharackteristik des dieselmo-
torischen Betriebs in guter Näherung erreicht werden kann erreicht werden 

kann. Dabei wurde der Motor mit hohen Wasserstoffanteil im H2NG-Gemisch 
und einem Kraftstoff-Luft-Verhältnis von 1,8 betrieben. Ein Betrieb mit ei-

nem kleineren Kraftstoff-Luft-Verhältnis als 1,8 kann unter der Prämisse 
der Erreichung des dieselmotorischen Vollastkennlinie aufgrund der gerin-

geren Abgasenthalpie nicht erzielt werden. Lediglich mittels höherem Lade-
druck und dementsprechend höherem Massenstrom im Abgas kann eine 

weitere Drehmomentsteigerung im Magerbetrieb realisiert werden. 
Des Weiteren kann das Aufladekonzept nicht für alle Mischungsverhältnisse 

ausgelegt werden. Aufgrund der unterschiedlichen Kraftstoffdichte von 
Wasserstoff und Erdgas erreicht der Betrieb mit höherem Erdgasanteil, bei 

einer Auslegung des Abgasturboladers auf Wasserstoff, die Drehzahl- bzw. 

Stopfgrenze des Abgasturboladers (vgl. Abbildung 10). Die Drehmoment-
entwicklung ist somit wesentlich vom H2NG-Gemischverhältnis und der Tur-

boladerauslegung abhängig. Die Studie wurde an einem 1D-Simulations-
modell durchgeführt.  

 
Die Verwendung eines prädiktiven Verbrennungsmodells ermöglichte einen 

erweiterten Betrachtungsbereich bei gleichbleibenden Modellparametrie-
rung zu analysieren. Hinzukommend ist die Entwicklung von Modellen zur 

Beschreibung der Wandwärmeverluste oder der Ladungsbewegung im Rah-
men dieses Ansatzes äußerst komplex und erfordert zusätzliche Untersu-

chungen. Die Verbrennungsmodelle konnten soweit validiert werden, dass 
eine konzeptionelle Betrachtung über die Konzepte der Motoraufladung 

möglich wurde. Für quantitative Simulationsergebnisse ist eine weitere Op-
timierung des Verbrennungsmodells, eine lastspezifische Optimierung zur 

Modellierung der Ladungsbewegung, weitere Anpassung des Wandwärme-

modells sowie eine Weiterentwicklung der Messkette bei der Zylinderindi-
zierung notwendig. Des Weiteren ist eine Untersuchung einer VTG-Aufla-

dung sowie eine mehrstufige Aufladung mit variabler Turbinengeometrie 
sinnvoll. Diese kann so ausgelegt werden, dass sowohl für H2NG0, H2NG100 

als auch jeglichen Mischbetrieb der beiden Kraftstoffe ein optimales Dreh-
moment und Leistung erzeugt werden kann.  

Darüber hinaus kann ebenso die Einblasstrategie der Mischungsverhältnisse 
bei der Abgasturboaufladung untersucht werden. Dadurch kann, bei einer 

Auslegung des Abgasturboladers auf Wasserstoff, ein Mischungsverhältnis 
mit höherem Erdgasanteil im niedrigen Drehzahlbereich und ein Mischungs-



verhältnis mit höherem Wasserstoffanteil im höheren Drehzahlbereich ver-

wendet werden. Infolgedessen kann der Turbolader, ohne Limitierung durch 
die Stopfgrenze, hinsichtlich eines höherer Drehmomententwicklung und 

wirkungsgradgünstigeren Mischungsverhältnisses optimiert werden. Zu-
sätzlich wäre ein Dosiersystem, dass das Mischungsverhältnis an die Ein-

blas- oder Betriebsstrategie anpasst, von Vorteil. 

7 References 

[1] Klell, M., Eichlseder, H., and Trattner, A., “Wasserstoff in der Fahr-
zeugtechnik: Erzeugung, Speicherung, Anwendung,” ATZ/MTZ-Fach-

buch, 4th ed., Springer Vieweg, Wiesbaden, Heidelberg, ISBN 978-3-
658-20446-4, 2018. 

[2] Umweltbundesamt, “Abgasgrenzwerte für LKW und Busse (Fahrzeuge 
ab 2.610 kg; Grenzwerte für die Typ- und Serienprüfungen),” 

www.umweltbundesamt.de/verkehr/index.htm, https://www.umwelt-
bundesamt.de/sites/default/files/medien/420/bilder/da-

teien/5_tab_grenzwerte-lkw.pdf. 

[3] van Basshuysen, R. and Spicher, U. (eds.), “Ottomotor mit Direktein-

spritzung und Direkteinblasung: Ottokraftstoffe, Erdgas, Methan, Was-
serstoff,” ATZ/MTZ-Fachbuch, 4th ed., Springer Vieweg, Wiesbaden, 

ISBN 978-3-658-12214-0, 2017. 

[4] Rottengruber, H., “Untersuchung der Stickoxidbildung an einem Was-
serstoff-Dieselmotor,” Zugl.: München, Techn. Univ., Diss., 1999, 

Energietechnik, Hieronymus, München, ISBN 978-3897910478, 1999. 

[5] www.innovation-strukturwandel.de, “Ein Motorenforscher mit Wasser-

stoffantrieb,” 2022. 

[6] Zeilinga, S., Klepatz, K., Rottengruber, H., and Koch, D. (eds.), “Studie 

zu Aufladekonzepten für Wasserstoffverbrennungsmotoren,” 23. 
Aufladetechnische Konferenz, Dresden, 20. - 21. September 2018, 

2018. 

[7] BorgWarner, “High-Performance Turbochargers Catalog,” borgwarn-

erboosted.com. 

[8] Morel, T. and Keribar, R., “A Model for Predicting Spatially and Time 

Resolved Convective Heat Transfer in Bowl-in-Piston Combustion 
Chambers,” SAE Technical Paper Series , SAE Technical Paper Series, 

SAE International Congress and Exposition, FEB. 25, 1985, SAE Inter-

national400 Commonwealth Drive, Warrendale, PA, United States, 
1985. 

 


