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Kurzfassung 

Die Auswahl eines geeigneten Arbeitsfluides ist bei der Auslegung thermodynamischer Kreis-

prozesse ein entscheidender Schritt, da sowohl das Betriebsverhalten als auch die Effizienz der 

Prozesse maßgeblich durch die ausgewählten Fluide beeinflusst werden. Zu dem großen Bereich 

thermodynamischer Kreisprozesse gehören grundsätzlich etablierte Energiewandlungsprozesse 

mit langer Historie wie Kompressionskältemaschinen und -wärmepumpen im niedrigen bis mitt-

leren Temperaturbereich. Außerdem werden auch immer wieder neue Prozesse bzw. Anwendun-

gen wie Hochtemperaturwärmepumpen oder Strom-Wärme-Strom-Speichersysteme diskutiert. 

Nicht nur für solche neuartigen Prozesse bzw. Randbedingungen stellt sich stets die Frage nach 

geeigneten und effizienten Fluiden, sondern auch für die etablierten Prozesse, für die auf Grund 

der aktuellen Problematik der hohen Treibhauswirksamkeit vieler Kältemittel zeitnah alternative 

Arbeitsmittel gefunden werden müssen. Bisher waren die Fluidauswahlmethoden allerdings häu-

fig unstrukturiert und beruhten nicht auf grundlegendem thermodynamischen Verständnis, son-

dern meist auf dem Prinzip Versuch und Irrtum oder auf sehr einfachen Heuristiken. 

Im Rahmen dieser Arbeit werden Methoden der Fluidauswahl für zwei Teilbereiche der thermo-

dynamischen Energiewandlungsprozesse diskutiert, die bislang nicht ausreichend betrachtet 

wurden. Dies sind existierende Anlagen und Anlagenkonzepte von Kompressionskälte- 

maschinen und -wärmepumpen sowie auf dem Clausius-Rankine-Prozess basierte Strom-

Wärme-Strom-Speichersysteme, wobei die Anknüpfungspunkte hierbei auf Grund der bis- 

herigen Kenntnisstände deutlich voneinander abweichen. 

Strom-Wärme-Strom-Speicher sind ein jüngst diskutierter Ansatz zur großtechnischen  

Speicherung elektrischer Energie. Eine mögliche Konfiguration dieses Konzepts ist die Kombi-

nation zweier Clausius-Rankine-Prozesse (Wärmepumpe und Organic Rankine Cycle) mit ei-

nem thermischen Energiespeicher. Der bisherige Kenntnisstand zu dieser Technologie kann 

prinzipiell als in der Anfangsphase befindlich bezeichnet werden. Der Einfluss des Fluides, ge-

nerell infrage kommende Arbeitsmittel, vielversprechende Betriebsbedingungen und thermody-

namische Grenzen der Effizienz sind bisher weitestgehend unbekannt. Zur Untersuchung dieser 

Punkte werden im Rahmen dieser Arbeit Strom-Wärme-Strom-Systeme, bestehend aus zwei 
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Clausius-Rankine-Prozessen und einem idealen isothermen Speicher, modelliert, wobei die Irre-

versibilitäten der Prozesse schrittweise gesteigert werden. Die berücksichtigten Arbeitsfluide 

sind hierbei zunächst hypothetische Fluide, deren Parameter hinsichtlich des Prozesses und ei-

niger Randbedingungen optimiert werden. Im weiteren Verlauf werden außerdem potenziell 

existierende Arbeitsmittel identifiziert. Die Untersuchung zeigt grundsätzlich für steigende Spei-

chertemperaturen sinkende Wirkungsgrade und steigende Leistungen. Weiterhin geht aus der 

Untersuchung hervor, dass Leistungsabgabe und Wirkungsgrad bei konstanter Speichertempe-

ratur zu einer Pareto-Front führen: bei der eine Leistungsabgabe nahe am Maximalwert zu einer 

deutlichen Reduktion des Wirkungsgrades führt. In diesem Zusammenhang wird ein Kompro-

missprozess vorgeschlagen, der beispielsweise für eine Speichertemperatur von 350 K und unter 

Berücksichtigung typischer isentroper Wirkungsgrade einzelner Komponenten mit dem opti-

mierten hypothetischen Fluid einen Wirkungsgrad von 30 % aufwies. Aus der Fluidauswahl für 

diesen Prozess resultierte schließlich Ethylamin als bestes Fluid mit einem vorhergesagten Wir-

kungsgrad von 25,6 %. 

Im Bereich der bereits ausgelegten Kältemaschinen und Wärmepumpen stehen im Rahmen die-

ser Arbeit Verfahren zur Identifizierung geeigneter Substitutionsfluide im Zentrum. Auf Grund 

der aktuellen Gesetzgebung müssen zeitnah Ersatzfluide für zahlreiche konkrete Anlagen mit 

unterschiedlichen Randbedingungen gefunden werden. Ein theoretisches Modell zur individuel-

len Fluidauswahl kann hierbei eine entscheidende Hilfe sein. Gegenwärtig ist allerdings nicht 

klar, mit welchem Detaillierungsgrad eine konkrete Anlage in einem Modell abgebildet werden 

muss, um eine verlässliche Fluidempfehlung zu erhalten. Zur Erörterung dieser Frage wurden 

Kreisprozessmodelle unterschiedlicher Komplexität anhand von Messwerten, gewonnen für ver-

schiedene Fluide mit einer Wärmepumpenversuchsanlage, überprüft. Die Modellierungen höhe-

rer Komplexität beinhalten hierbei ein eigens entwickeltes Modell zur fluidabhängigen Bestim-

mung isentroper Wirkungsgrade und Liefergrade des Verdichters. Aus der Untersuchung resul-

tiert grundsätzlich, dass die Berechnung der unterschiedlichen Prozessgrößen an Genauigkeit 

bezogen auf die Messungen gewinnt, wenn der Detaillierungsgrad der Modellierung gesteigert 

wird. Allerdings hat sich auch gezeigt, dass vor allem das Modell zur Berechnung isentroper 

Wirkungsgrade und Liefergrade des Verdichters für eine valide Auswahl von Substitutionsflui-

den unerlässlich ist. Aus den Erkenntnissen wurde schließlich ein schrittweises Verfahren zur 

Auswahl geeigneter Substitutionsfluide entwickelt und vorgeschlagen. 
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Abstract 

The selection of a suitable working fluid is a decisive factor in the design of thermodynamic 

cycles, since both the operating behaviour and the efficiency of the processes are significantly 

influenced by the selected fluids. The extensive field of thermodynamic cycles basically includes 

established energy conversion processes with a long history, such as vapour compression refrig-

eration cycles and -heat pumps in the low to medium temperature ranges. Furthermore, new 

processes and applications such as high-temperature heat pumps or pumped heat electricity stor-

ages (PHES) are constantly being addressed. The question of suitable and efficient fluids arises 

not only for these new processes and new applications, but also for the established processes for 

which, due to the current problem of the high global warming potential of many refrigerants, 

alternative working fluids must be quickly identified. To date, however, the methods of fluid 

selection have often been unstructured and were not based on basic thermodynamic understand-

ing, but mostly on the principle of trial and error or on very simple heuristics. Within the scope 

of this study, methods of fluid selection for two sub-areas of thermodynamic energy conversion 

processes are discussed which have so far not been adequately addressed. These include existing 

vapour compression refrigeration cycles and heat pumps, as well as Rankine- 

cycles-based PHES systems, whereby the starting points differ considerably due to the current 

state of knowledge. 

Pumped heat electricity storage is a recently discussed approach to the large-scale storage of 

electrical energy. One possible configuration of this concept is the combination of two Rankine-

cycles (heat pump and organic rankine cycle) with a thermal energy storage system. The current 

state of knowledge on this technology can, in principle, be described as being in the initial phase. 

The influence of the fluid, generally applicable working fluids, promising operating conditions 

and thermodynamic limits of efficiency, are as yet largely unknown. In order to investigate these 

points, pumped heat electricity storage systems consisting of two Rankine cycles and an ideal 

isothermal storage system are modelled, whereby the irreversibilities of the processes are grad-

ually increased. The working fluids taken into account are initially hypothetical fluids whose 

parameters are optimised with regard to the process and specific boundary conditions. During 
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the further course, promising existing working fluids will also be identified. The investigation 

essentially shows decreasing efficiencies and increasing values of the power output for rising 

storage temperatures. Furthermore, it is shown that power output and efficiency at constant stor-

age temperatures lead to a Pareto front: power output close to the maximum value leads to a 

significant reduction in efficiency. In this context, a compromise cycle is proposed which, for 

example at a storage temperature of 350 K and taking into account typical isentropic efficiencies 

of individual components, has an efficiency of 30 % when using the optimised hypothetical fluid. 

The fluid selection for this process resulted in ethylamine as the best fluid with a predicted effi-

ciency of 25.6 %. 

In the field of specific refrigerating cycles and heat pumps, this investigation focuses on methods 

for identifying suitable drop-in fluids. Due to current legislation, drop-in fluids must quickly be 

found for numerous existing systems with different boundary conditions. A theoretical model 

for individual fluid selection can be a decisive aid here. However, it is currently not clear with 

what level of detail a specific system must be mapped in a model in order to obtain a reliable 

fluid recommendation. In discussing this question, process cycle models of varying complexity 

were examined on the basis of measured values obtained for different fluids with a heat pump 

test rig. The models of higher complexity includes a specially developed model for the fluid-

dependent calculation of isentropic and volumetric efficiencies of the compressor. As a result of 

the investigation, the calculation of the different process variables gains in accuracy, compared 

to the measurements, when the detail levels of the modelling is increased. However, it has also 

been shown that the model for calculating isentropic and volumetric efficiencies of the compres-

sor in particular is indispensable for a valid selection of substitute fluids. Finally, a step-by-step 

procedure for the selection of suitable substitute fluids has been developed and proposed on the 

basis of the findings. 
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1 Einleitung 

Spätestens seit der ersten doppelt wirkenden Dampfmaschine von James Watt (1769) 

[1, S. 51] haben thermodynamische Energiewandlungsprozesse, häufig ausgeführt als thermo-

dynamische Kreisprozesse, eine zentrale Rolle in der zivilisierten und industrialisierten Welt. 

Neben den klassischen Wärmekraftmaschinen wie Wasserdampf-Kreisprozessen oder heute 

auch Organic Rankine Cycles (ORC), die statt mit Wasser mit organischen Arbeitsmedien  

betrieben werden, sind dies vor allem auch die zahlreichen Kompressionskältemaschinen und 

Wärmepumpen, die mit über 120 Millionen installierten Anlagen in Deutschland im Jahr 2009 

vertreten waren [2]. Im Zuge der Energiewende und der damit verbundenen stärkeren Konzent-

ration auf die Energieform elektrischer Strom rücken zurzeit auch spezielle Anwendungen wie 

Hochtemperaturwärmepumpen, beispielsweise zur Erzeugung von Prozessdampf, in den Fokus. 

Ein weiterer Effekt der Energiewende ist der steigende Anteil volatiler Energieträger bei der 

Stromerzeugung, woraus ein Bedarf großtechnischer Energiespeicher resultiert. Ein Ansatz sind 

Strom-Wärme-Strom-Speicher (SWS), bei denen zunächst überschüssige elektrische Energie in 

Wärme umgewandelt und schließlich an einen thermischen Speicher übertragen wird. Für den 

Entladeprozess wird diesem Speicher dann wieder Wärme entzogen und in einem zweiten Pro-

zess zurück in elektrische Energie umgewandelt. Eine mögliche Realisierung dieses Konzepts 

stellt beispielsweise die Kombination einer Kompressionswärmepumpe zum Beladen des ther-

mischen Speichers mit einem ORC-Prozess zum Entladen des Speichers dar.  

Nicht nur für diese speziellen Prozesse – wie SWS-Systeme oder Hochtemperaturwärmepum-

pen –, sondern auch für die etablierten Kälte- und Wärmepumpenprozesse ist das Arbeitsmittel 

von eminenter Bedeutung. Das verwendete Arbeitsmittel beeinflusst nicht nur die typischen ther-

modynamischen Kenngrößen, sondern ebenfalls konstruktive Kenngrößen wie die Baugröße, die 

Werkstoffauswahl und die nötigen Sicherheitsmaßnahmen. Bei Prozessen mit hohen Tempera-

turen sind Wasser und diverse Gase als Arbeitsmedien im Allgemeinen die Mittel der Wahl. 

Allerdings sind diese nur wenig geeignet für Prozesse mittlerer und niedriger Temperatur. Hier-

für steht eine Vielzahl von Fluiden, meist aus der organischen Chemie, zur Verfügung, wobei 

die Kriterien der Auswahl häufig nicht grundlegend klar sind. Entsprechend der langen Historie 
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der thermodynamischen Kreisprozesse existiert eine ebenso lange Historie der eingesetzten  

Arbeits- bzw. Kältemittel, die vor allem durch umwelt- und sicherheitsbedingte Restriktionen 

geprägt wurde. Die aktuell etablierten Arbeitsfluide stammen aus den Stoffgruppen der voll- 

oder teilhalogenierten Kohlenwasserstoffe (FKW und H-FKW) und finden bis heute breite An-

wendung speziell in der Kälte- und Wärmepumpentechnik. FKWs weisen allerdings ein z. T. 

sehr hohes Treibhauspotenzial auf und tragen maßgeblich zum Klimawandel bei. Als Konse-

quenz wurde seitens der Weltgemeinschaft die schrittweise Reduzierung der Verwendung dieser 

Kältemittel initiiert, wobei die Umsetzung innerhalb der Europäischen Union durch die bereits 

in Kraft getretene F-Gase-Verordnung [3] geregelt ist. Die heutige Herausforderung ist demnach 

nicht nur, geeignete Arbeitsmittel für fortschrittliche Prozesse wie Hochtemperaturwärmepum-

pen, Strom-Wärme-Strom-Speicher und ORCs zu finden, sondern auch für die etablierten Käl-

teanlagen und Wärmepumpen. Vor allem in der Vergangenheit war die Auswahl geeigneter  

Arbeitsfluide unstrukturiert und beruhte häufig auf dem Prinzip Versuch und Irrtum. Erst in den 

letzten Jahren wurde damit begonnen, strukturierte Methoden zu entwickeln und ein grund- 

legendes Verständnis für den Einfluss des Fluides zu erarbeiten. 

Die vorliegende Arbeit diskutiert ebenfalls strukturierte Methoden der Fluidauswahl für zwei 

Teilbereiche der thermodynamischen Energiewandlungsprozesse, die bisher nicht ausreichende 

Berücksichtigung fanden. Dies sind bestehende Anlagen und Anlagenkonzepte von Kompres-

sionskältemaschinen und -wärmepumpen sowie das relativ neue Konzept der auf dem Clausius-

Rankine-Prozess (CR) basierten Strom-Wärme-Strom-Speichersysteme (SWS). Die Ansatz-

punkte sind hierbei allerdings, basierend auf dem jeweiligen Stand der Forschung, deutlich un-

terschiedlich. Kompressionskältemaschinen und -wärmepumpen sind etablierte Prozesse, zu de-

nen ein großes Wissen bzgl. geeigneter Fluide existiert, welches sich aber meist auf die Fluid-

auswahl mit gemeinsamer Auslegung der Anlage erstreckt. Basierend auf den Instrumenten der 

F-Gase-Verordnung [3] kann es für Gerätehersteller jedoch auch kurzfristig notwendig bzw. 

sinnvoll sein, ihre Produkte auf alternative Kältemittel mit geringerem Treibhauspotenzial um-

zustellen. Neben der Umstellung bei Neuanlagen kann es unter Umständen auch für Anlagenbe-

treiber angezeigt bzw. empfehlenswert sein, eine bestehende Anlage auf ein alternatives Kälte-

mittel umzurüsten. Sowohl für in Betrieb befindliche Anlagen als auch für die bestehenden  

Anlagenkonzepte wäre es hierbei aus wirtschaftlicher Sicht wünschenswert, wenn die Umstel-

lung ohne eine vollständige Neuauslegung der Anlagen zu realisieren wäre. Allerdings sind  

Fluidauswahlmethoden zur Unterstützung eines Fluidretrofits, bei dem für bestehende Anlagen 
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bzw. Anlagenkonzepte Substitutionsfluide gefunden werden sollen, bis dato weitestgehend un-

erforscht. An diesem Punkt knüpft die vorliegende Arbeit an und geht der Frage nach, mit wel-

cher Detailgenauigkeit eine konkrete Anlage in einem theoretischen Modell abgebildet werden 

muss, um verlässliche Empfehlungen für individuelle und möglichst effiziente Substitutions-

fluide zu erhalten. Hierzu wird eine Kompressionswärmepumpen-Versuchsanlage modelliert, 

wobei die Modellkomplexität in drei Stufen sukzessive gesteigert wird. Die Simulationsergeb-

nisse werden zum einen über die verschiedenen Modellstufen untereinander verglichen und zum 

anderen mit Messwerten aus einer Wärmepumpen-Versuchsanlage. Betrachtet werden hierbei, 

unter gleichen Betriebsbedingungen der Wärmepumpe, die Fluide Dimethylether, Isobutan, Pro-

pan, Propen, R134a und R152a, wobei hypothetisch davon ausgegangen wird, dass R134a das 

zu ersetzende Fluid ist. Im Verlauf der Analyse hat sich hierbei gezeigt, dass die fluidabhängige 

Berechnung von Verdichterwirkungsgraden entscheidend ist, allerdings haben sich verfügbare 

Verdichtermodelle als ungeeignet herausgestellt, sodass im Rahmen dieser Arbeit außerdem ein 

thermodynamisches Modell für Hubkolbenverdichter, welcher ein häufig angewandter Verdich-

tertyp im Bereich der Wärmepumpen und Kältemaschinen ist, entwickelt wurde. 

Bei den Strom-Wärme-Strom-Speichern ist die Situation hingegen deutlich abweichend. Bislang 

sind der Einfluss des Fluides generell sowie die Fluideigenschaften, die  darüber entscheiden, ob 

ein Fluid für ein SWS-System gut geeignet ist oder nicht, weitestgehend unbekannt. Entspre-

chend ist auch nicht klar, welche existierenden Arbeitsmittel grundsätzlich für SWS-Systeme in 

Frage kommen und eine hohe Effizienz versprechen. Seitens der Prozesse selbst sind auch viel-

versprechende Betriebsbedingungen sowie thermodynamische Grenzen dieser Technologie bis-

her nur in Ansätzen betrachtet worden. Mit Hilfe der Analyse von Clausius-Rankine-Prozessen 

soll unter Anwendung eines vom Autor in seiner Diplomarbeit [4,5] entwickelten Ansatzes des 

Inverse Engineering bei der Fluidauswahl nachfolgend ein Beitrag zur Erörterung der offenen 

Fragestellungen geleistet werden.  

Die Untersuchung der SWS-Systeme beginnt zunächst mit dem Teilbereich der Analyse des 

grundsätzlichen Potenzials hinsichtlich thermodynamischen Kriterien (Effizienz, Leistung) in 

Abhängigkeit von verschiedenen Prozessbedingungen. Hierbei werden SWS-Systeme bestehend 

aus weitestgehend idealen Clausius-Rankine-Prozessen mit optimierten hypothetischen Arbeits-

fluiden analysiert. Anschließend folgt, gestützt durch Fluidoptimierungen, die Untersuchung des 

Einflusses des Fluides auf den Prozess sowie die Identifizierung entscheidender Fluideigenschaf-

ten. In diesem Zuge wird außerdem der Frage nachgegangen, ob aus der Auswahl getrennter 
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Fluide für die Wärmepumpe und den ORC gegenüber einem gemeinsamen Fluid aus thermody-

namischer Sicht ein Vorteil resultiert. Schließlich werden für ein definiertes Szenario effiziente 

reale Fluide anhand einer Datenbank ausgewählt und diskutiert.  

1.1  Gliederung der vorliegenden Arbeit 

 Zunächst werden im Kapitel 2 die nötigen kapitelübergreifenden theoretischen Grundlagen 

zu Kompressionskältemaschinen und -wärmepumpen, ORC-Prozessen, Strom-Wärme-Strom-

Speichersystemen und Hubkolbenverdichtern erläutert. Der Hauptteil der vorliegenden Arbeit 

ist in die zwei Themenbereiche „Analyse von Strom-Wärme-Strom-Speichern mittels Fluidop-

timierung“ (Kapitel 3) und „Verfahren zum Fluidretrofit am Beispiel von Wärmepumpen“  

(Kapitel 4) unterteilt. Jedes dieser Kapitel beginnt zunächst mit einer kurzen einleitenden Be-

schreibung der grundsätzlichen Problemstellung sowie der Beschreibung der Gliederung. Hie-

rauf folgt dann eine Übersicht über den aktuellen Stand der Forschung, welcher anschließend 

bewertet wird und als Grundlage zur Formulierung der individuellen Ziele dient. In den darauf-

folgenden Abschnitten werden dann die Grundlagen der Modellierungen und ggf. experimentel-

ler Untersuchungen erläutert und schließlich die Ergebnisse präsentiert und diskutiert. Die bei-

den Hauptkapitel schließen jeweils mit einer Zusammenfassung.  

Das Kapitel 5 gibt dann eine kurze Zusammenfassung der gesamten Arbeit sowie einen Ausblick 

bezüglich anschließender Forschungsthemen. Im Anhang (Kapitel 6) befinden sich zusätzliche 

Abbildungen, Tabellen und Berechnungsvorschriften, auf die jeweils im Haupttext hingewiesen 

wird. Das elektronische Material zu dieser Arbeit enthält außerdem die wichtigsten Programm-

skripte sowie die verwendete Fluiddatenbank. Der Inhalt und die Gliederung des elektronischen 

Materials sind im Abschnitt 6.3 des Anhangs ausführlich beschrieben. 
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2 Übergreifende theoretische 

Grundlagen 

 Dieses Kapitel führt zunächst technische und vor allem thermodynamische Grundlagen der 

im Rahmen dieser Arbeit betrachteten Technologien und Prozesse ein. Darüber hinaus werden 

wichtige Kennzahlen und Randbedingungen definiert, auf die im weiteren Verlauf der Arbeit 

Bezug genommen wird. Das Kapitel ist gegliedert in Grundlagen der Wärmepumpen und Kälte-

maschinen (2.1), des Organic Rankine Cycle (2.2), der Strom-Wärme-Strom-Speicher (2.3) und 

der Hubkolbenverdichter (2.4). 

2.1  Wärmepumpen und Kältemaschinen 

 Kältemaschinen und Wärmepumpen sind aus thermodynamischer Sicht äquivalente Pro-

zesse, die sich lediglich in ihrer Anwendung bzw. ihrem Nutzen unterscheiden. Die vorliegende 

Arbeit betrachtet exemplarisch Wärmepumpen, allerdings sind die entwickelten Konzepte, vor 

allem die Methode zum Fluidretrofit (Kapitel 4), auch auf Kältemaschinen anwendbar. Nachfol-

gend werden beide Systeme zunächst parallel diskutiert, die detaillierten Betrachtungen dieses 

Abschnitts beziehen sich dann allerdings exemplarisch nur auf die Wärmepumpe. 

Sowohl eine Wärmepumpe als auch eine Kältemaschine nehmen einen Wärmestrom von einem 

Wärmereservoir niedrigerer Temperatur auf und geben diesen zusammen mit dem aufgenomme-

nen Exergiestrom als weiteren Wärmestrom bei höherer Temperatur ab (Abbildung 2-1). Die 

Temperaturniveaus der Wärmereservoirs richten sich nach der Anwendung, wobei das Reservoir 

niedriger Temperatur bei Kältemaschinen meist unterhalb der Umgebungstemperatur und das 

Reservoir höherer Temperatur bei Wärmepumpen meist oberhalb der Umgebung liegt. Ist der 

Nutzen der Maschine im betrachteten Fall der Wärmestrom bei niedriger Temperatur 𝑄̇L, spricht 

man von einer Kältemaschine, und für den Fall, dass 𝑄̇H den Nutzen darstellt, spricht man von 

einer Wärmepumpe. Die Abgrenzung ist hierbei allerdings nicht immer eindeutig, da manche 

Anlagen gleichzeitig zum Kühlen und zum Heizen eingesetzt werden.  
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Abbildung 2-1:  Thermodynamisches Schema eines Wärmepumpenprozesses (WP) bzw. einer 

Kältemaschine (KM) 

In der Historie und auch aktuell ist die Kältemaschine deutlich verbreiteter als die Wärmepumpe, 

da für die Bereitstellung von Wärme viele alternative Konzepte wie das Verbrennen von Bio-

masse oder fossilen Energieträgern existieren. Nach dem Branchenbericht „Deutscher Markt für 

Kältetechnik 2009“ [2] betrug die Anzahl installierter Kältemaschinen in Deutschland im Jahr 

2009 rund 120 Millionen, die hauptsächlich den Anwendungsbereichen Prozess- und Klimakälte 

zuzuordnen sind. Im Zuge der Suche nach effizienteren Methoden der Wärmebereitstellung so-

wie bedingt durch die eingeleitete Energiewende hat auch die Verbreitung der Wärmepumpe in 

den letzten Jahrzehnten deutlich zugenommen. Laut Statistischem Bundesamt [6] ist beispiels-

weise im Zeitraum von 2008 bis 2016 der Anteil an Wärmepumpen in neu errichteten Wohnge-

bäuden von 18,5 % auf 31,8 % angestiegen. Die Anwendungsgebiete sind hierbei nahezu aus-

schließlich die Gebäudeheizung sowie die Warmwassererzeugung [7], sodass das hohe Tempe-

raturniveau meist zwischen 35 °C und 55 °C liegt [7]. Als Wärmereservoirs niedriger Tempera-

tur kommen hierbei hauptsächlich Umgebungsluft, Grundwasser oder Erdwärme mit durch-

schnittlichen Temperaturen zwischen 0 °C und 10 °C zur Anwendung, wobei diese Temperatu-

ren im Falle einer Luftwärmepumpe je nach Jahreszeit und Standort auch deutlich größer oder 

kleiner ausfallen können [8, S. 57 – 74]. In jüngster Zeit wächst außerdem das Interesse an Hoch-

temperaturwärmepumpen (TH zwischen 100 °C und 150 °C), beispielsweise als Teil eines 

Strom-Wärme-Strom-Speichersystems (Kapitel 3) oder zur Bereitstellung von Prozesswärme. 

Eine tatsächliche Anwendung in diesem Bereich liegt allerdings zurzeit kaum vor [9] und auch 

im Bereich der wissenschaftlichen Forschung sind Versuchsanlagen für diese Temperaturberei-

che kaum vorhanden [10]. 

Grundsätzlich lassen sich Wärmepumpenkonzepte unterscheiden in Adsorptionswärmepumpen, 

WP / KM
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Absorptionswärmepumpen und Kompressionswärmepumpen. Die Kompressionswärmepumpen 

(oder Kältemaschinen) haben hierbei den – mit Abstand – größten Anteil und die alternativen 

Konzepte belegen lediglich schmale Nischen, wie z. B. das Kühlen im Campingbereich [7]. Auch 

die vorliegende Arbeit betrachtet ausschließlich Kompressionswärmepumpen. Weitere Informa-

tionen zu den alternativen Konzepten sind der einschlägigen Literatur zu entnehmen (z. B. [11]). 

 

 

Abbildung 2-2:  Schaltbild einer Kompressionswärmepumpe mit einfacher Drossel oder wahlweise mit 

Expander 

Grundsätzlich entspricht der gewöhnliche Wärmepumpenprozess dem linksläufigen Clausius-

Rankine-Prozess, bestehend aus einem Verdichter, einem Kondensator, einem Expander als  

Expansionsorgan und einem Verdampfer. In der Praxis werden abweichend vom CR-Prozess 

meist einfache Drosseln (nahezu isenthalp) als Expansionsorgane eingesetzt. Streng genommen 

handelt es sich dann nicht mehr um einen Clausius-Rankine-Prozess, jedoch wird nachfolgend 

auch dieser Prozess, aus Gründen der einfacheren Zuordnung, ebenfalls als CR-Prozess mit 

isenthalper Expansion bezeichnet. Beginnend im Zustand 1p liegt das Kältemittel mindestens als 

gesättigter Dampf, meist jedoch sogar als überhitzter Dampf vor und wird vom Verdichter unter 

Aufwendung einer Leistung auf ein höheres Druckniveau gebracht. Die Verdichtung findet hier-

bei, bedingt durch technische Restriktionen, i. A. vollständig im Gebiet des überhitzten Dampfes 

statt, sodass auch im Zustand 2p überhitzter Dampf vorliegt. Unter Abgabe des Wärmestroms 
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𝑄̇H wird das Kältemittel dann im Kondensator vollständig kondensiert oder sogar um einige Kel-

vin unterkühlt (3p). Das Expansionsorgan entspannt das Fluid schließlich wieder auf das untere 

Druckniveau, welches dann, für gewöhnlich bereits als Nassdampf, in den Verdampfer eintritt 

(4p). Der notwendige Wärmestrom zur Verdampfung und etwaigen Überhitzung des Fluids wird 

hierbei von der Wärmequelle übertragen. Für den Fall, dass als Expansionsorgan ein Expander 

zum Einsatz kommt, wird von diesem eine Leistung abgegeben, die im Ergebnis zu einer Teil-

rekuperation der aufgenommenen Verdichterleistung führt. Diese ist allerdings, selbst im rever-

siblen Fall, auf Grund des deutlich geringeren mittleren spezifischen Volumens des Fluids im 

Expander bezogen auf den Verdichter lediglich ein Bruchteil der eigentlichen Verdichterleis-

tung. In Kombination mit erhöhten Investitionskosten und generellen technischen Heraus- 

forderungen durch die Expansion ins Zweiphasengebiet wird in der Praxis nahezu ausschließlich 

auf einfache Drosselventile zurückgegriffen. 

Aus thermodynamischer Sicht sind, zumindest unter der Annahme eines Reinstoffes, die beiden 

Temperaturen (oder Drücke) der Phasenwechsel entscheidende Parameter, die als Verdamp-

fungstemperatur Tv und Kondensationstemperatur Tk bezeichnet werden. Ein realer Prozess 

weist allerdings in den Wärmeübertragern Druckverluste auf, sodass die Phasenwechsel nicht 

mehr isotherm vollzogen werden. Für die charakteristischen Größen der Verdampfungs- und 

Kondensationstemperaturen werden dann Orte festgelegt, auf die diese referenziert sind. Nach-

folgend wird die Eintrittstemperatur des Verdampfers (4p) als Verdampfungstemperatur 

bezeichnet und die Kondensationstemperatur ist über die Sättigungstemperatur des Kondensato-

reintrittsdrucks definiert Tk = Tsat(p2p). Zur energetischen Bewertung eines Wärmepumpenpro-

zesses wird die Leistungszahl herangezogen, die durch den Quotienten des energetischen Nut-

zens zum Aufwand (wirtschaftlich) gegeben ist:  

𝜀 =
|𝑄̇H|

𝑃net
. Gl. 2-1 

Betrachtet man hierbei lediglich den inneren Prozess, entspricht die Nettoleistung Pnet der 

Summe aus der Verdichterleistung und der etwaigen abgeführten Leistung des Expanders. Häu-

fig sind jedoch zusätzliche Leistungen für Hilfsaggregate wie Grundwasserpumpen aufzubrin-

gen, die dann ebenfalls einen energetischen Aufwand darstellen und in der Nettoleistung Be-

rücksichtigung finden müssen. Die auf den Prozess übertragenen oder vom Prozess abgeführten 

Energieströme können mit Hilfe der folgenden Energiebilanzen über die Prozesszustände aus-

gedrückt werden. Die Variable 𝑚̇ bezeichnet hierbei den Kältemittelmassenstrom. 
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|𝑄̇H| = 𝑚̇ · (ℎ2p − ℎ3p), Gl. 2-2 

𝑄̇L = 𝑚̇ · (ℎ1p − ℎ4p), Gl. 2-3 

𝑃𝑣er = 𝑚̇ · (ℎ2p − ℎ1p), Gl. 2-4 

|𝑃x| = 𝑚̇ · (ℎ3p − ℎ4p). Gl. 2-5 

Die Leistungszahl erlaubt zwar prinzipiell den Vergleich verschiedener Prozesse, bietet aber 

nicht die Möglichkeit einer globalen Bewertung im Sinne des thermodynamisch Möglichen. Die 

thermodynamische Grenze in der Effizienz wird auch bei Wärmepumpen über den Carnot-Pro-

zess definiert. Dieser besteht ausschließlich aus reversiblen Zustandsänderungen und hängt  

lediglich vom Verhältnis der Temperaturen der beiden Wärmereservoirs ab:  

𝜀p
c =

𝑇H
𝑇H − 𝑇L

=
1

1 −
𝑇L
𝑇H

. 
Gl. 2-6 

Eine weitere in der Praxis häufig angewandte Kennzahl ist die volumetrische Heizleistung, die 

den abgegebenen Wärmestrom ins Verhältnis zum Volumenstrom am Verdichtereintritt setzt 

und somit ein Maß für die notwendige Anlagengröße zum Erreichen einer definierten Heizleis-

tung ist:  

𝑉𝐻𝐶 =
|𝑄̇H|

𝑉̇1p
=
ℎ2p − ℎ3p

𝑣1p
. Gl. 2-7 

Neben der energetischen Bewertung sind außerdem eine exergetische Bilanzierung bzw. der 

exergetische Wirkungsgrad zu nennen, die allerdings im Rahmen dieser Arbeit keine explizite 

Anwendung finden. Für weiterführende Informationen zur thermodynamischen Bilanzierung 

und Bewertung von Wärmepumpen wird an dieser Stelle auf die Literatur verwiesen (z. B.  

[12, S. 567 – 580]). 

Die tatsächlichen Ausführungen der einzelnen Komponenten einer Wärmepumpe sind mannig-

faltig und deren Auswahl unterliegt i. A. dem Anwendungsfall. Als Wärmeübertrager sind prin-

zipiell alle bekannten Formen wie Doppelrohr-, Rohrbündel-, Platten oder Lamellenwärmeüber-

trager relevant [13, S. 555 – 638]. Die Auswahl richtet sich hierbei vor allem nach den Wärme-

kapazitätsströmen des Kältemittels und des Sekundärfluides sowie nach dem Grad der Verun-

reinigung des Sekundärfluides und Begrenzungen in der Baugröße. Bezüglich der Verdichter 

kann ebenfalls aus unterschiedlichen Typen wie Hubkolben-, Rollkolben, Schrauben-, Scroll- 

oder Turboverdichtern gewählt werden, die alle sowohl aus technischer als auch aus thermody-

namischer Sicht Vor- und Nachteile aufweisen [13, S. 453 – 638]. Auch auf Grund der robusten 
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Bauweise und der hohen Variabilität des Einsatzes haben sich im niedrigen bis mittleren Leis-

tungsbereich vor allem Hubkolbenverdichter etabliert [8, S. 143]. Eine grundlegende Beschrei-

bung der Hubkolbenverdichter erfolgt in Abschnitt 2.4. Im Bereich der Expansionsorgane sind 

hauptsächlich Kapillare, elektrisch gesteuerte Nadelventile und thermostatische Expansionsven-

tile mit fester Regelcharakteristik (z. B. Überhitzung am Verdampferaustritt) zu nennen. Auch 

ist hier, wie bereits beschrieben, der Einsatz eines Expanders möglich. Tiefergehende Betrach-

tungen der Auswahl und Auslegung der einzelnen Komponenten werden von der vorliegenden 

Arbeit nur tangiert und es wird an dieser Stelle auf einschlägige Literatur verwiesen (z. B. 

[8,13]). Neben der Auswahl der Komponenten ist vor allem die Auswahl des Kältemittels ent-

scheidend für das Betriebsverhalten und die Effizienz einer Wärmepumpe. Basierend auf der 

Ausrichtung der vorliegenden Arbeit werden die Historie und der aktuelle Stand der Kältemittel 

für Wärmepumpen und Kältemaschinen getrennt in dem Abschnitt 4.1.1 behandelt. 

2.2  Organic Rankine Cycle (ORC) 

 Der Organic Rankine Cycle (ORC) wird im Rahmen dieser Arbeit lediglich als möglicher 

Teil eines Strom-Wärme-Strom-Speichersystems (Kapitel 3) betrachtet und soll hier nur rudi-

mentär behandelt werden. 
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Abbildung 2-3: Schaltbild eines Organic Rankine Cycle 

 

Bei einem ORC-Prozess handelt es sich um eine klassische Wärmekraftmaschine mit dem 

Zweck, Wärme in Arbeit umzuwandeln. Die Abbildung 2-3 zeigt zunächst den grundlegenden 

Aufbau eines ORC bestehend aus einer Pumpe, einem Verdampfer, einem Expander und einem 

Kondensator. Beginnend im Zustand 1o liegt das Arbeitsfluid gewöhnlich als gesättigte Flüssig-

keit vor und wird von der Pumpe auf den Verdampfungsdruck gefördert (2o). Anschließend fin-

den unter Wärmezufuhr die Verdampfung sowie meist eine anschließende Überhitzung statt 

(3o). Unter Abgabe von Arbeit wird das Fluid schließlich in einem Expander auf den Konden-

sationsdruck entspannt (4o) und im Kondensator, unter Abgabe von Wärme, wieder vollständig 

kondensiert (1o). 

Die Bewertung und Bilanzierung eines ORC-Prozesses erfolgt äquivalent zur Wärmepumpe 

(Abschnitt 2.1). Als entscheidendes energetisches Bewertungskriterium dient der thermische 

Wirkungsgrad, der den Nutzen des Prozesses mit dem Aufwand ins Verhältnis setzt:  

𝜂 =
|𝑃net|

𝑄̇H
 . Gl. 2-8 

Die Nettoleistung Pnet berechnet sich hierbei aus der Summe der Expanderleistung sowie der 

 

P
u

m
p

e

E
xp

an
d

er

Kondensator

PPu Px

Verdampfer

1O

2O
3O

4O



Kapitel 2 

Übergreifende theoretische Grundlagen 

 

12 

Leistung aller notwendigen Komponenten zum Aufrechterhalten des Prozesses (z. B. Pumpe). 

Die auf den Prozess übertragenen oder vom Prozess abgeführten Energieströme können, wie 

folgt, über die Prozesszustände ausgedrückt werden. Die Variable 𝑚̇ bezeichnet hierbei den Käl-

temittelmassenstrom. 

𝑄̇H = 𝑚̇ · (ℎ3o − ℎ2o), Gl. 2-9 

|𝑄̇L| = 𝑚̇ · (ℎ4o − ℎ1o), Gl. 2-10 

|𝑃x| = 𝑚̇ · (ℎ3o − ℎ4o), Gl. 2-11 

𝑃Pu = 𝑚̇ · (ℎ2o − ℎ1o). Gl. 2-12 

 

Der ideale Vergleichsprozess für Wärmekraftmaschinen ist ebenfalls durch den Carnot-Prozess 

definiert, dessen Wirkungsgrad ausschließlich von den Temperaturen der Wärmequelle und 

Wärmesenke abhängt. 

𝜂c = 1−
𝑇L
𝑇H
. Gl. 2-13 

Auch für den ORC lässt sich eine volumetrische Leistung definieren, die, zumindest im Ver-

gleich, Aufschluss über die Anlagengröße liefert:  

𝑉𝑃 =
|𝑃net|

𝑉̇3o
=
(ℎ3o − ℎ4o) − (ℎ2o − ℎ1o)

𝑣3o
. Gl. 2-14 

Weitere Bewertungskriterien und Bilanzierungen können geeigneten Lehrbüchern (z. B.  

[12,S. 525 – 559] entnommen werden. 

Die Abgrenzung eines ORC zu einem herkömmlichen Wasserdampfprozess liegt hauptsächlich 

in den Prozesstemperaturen und dem verwendeten Fluid. Die grundlegende Motivation der 

ORC-Technologie liegt in der Erschließung von Wärmequellen niedrigerer Temperatur 

(meist < 450 °C [14]), die beispielsweise als Abwärme verschiedener Prozesse anfällt oder mit-

tels Geothermie bereitgestellt wird. In diesem Temperaturbereich ist Wasser auf Grund seiner 

thermodynamischen Eigenschaften als Arbeitsmedium i. A. nicht mehr geeignet. Alternativ 

kommen hier verschiedenste chemische Verbindungen (häufig organische) zum Einsatz, die  

orientiert an den Randbedingungen individuell ausgewählt werden. Der Auswahlprozess besetzt 

hierbei eine Schlüsselposition und unterliegt neben thermodynamischen vielen weiteren Krite-

rien [14,15]. In jüngster Zeit wurden vor allem bezüglich der Fluidauswahl für ORCs zahlreiche 

Methoden entwickelt und publiziert [16–19], in denen viele unterschiedliche geeignete Fluide 
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gefunden wurden. 

Auch beim ORC stehen für jede Komponente des Prozesses verschiedene Typen zur Auswahl. 

Ähnlich wie bei den Wärmepumpen kommen als Wärmeübertrager prinzipiell alle bekannten 

Bauformen in Betracht, wobei die Auswahl auch hier vielen Kriterien unterliegt [14]. Eine ähn-

lich große Vielfalt existiert bei den Expandern, deren Entwicklung in der letzten Dekade deutlich 

vorangeschritten ist [20].  

Generell ist der Stand der Forschung bezüglich ORCs weit vorangeschritten und es existieren 

für nahezu alle Randbedingungen und Wärmequellen zahlreiche Versuchsanlagen. Die kommer-

zielle Nutzung ist hingegen, meist bedingt durch wirtschaftliche Aspekte, noch stark einge-

schränkt. Im Jahr 2016 betrug die gesamte Anzahl installierter Anlagen weltweit 1754 Stück mit 

einer Gesamtleistung von lediglich 2701 MWel [21]. Einen guten Überblick des Forschungsstan-

des zu ORC-Prozessen geben beispielsweise die Übersichtsartikel von Bao et al. [20] und 

Quoilin et al. [14], auf die für tiefer gehende Betrachtungen an dieser Stelle verwiesen wird. 

 

 

2.3  Strom-Wärme-Strom-Speicher (SWS) 

 Im Zuge der Energiewende nimmt der Anteil an volatilen Anlagen wie Photovoltaik- oder 

Windkraftanlagen bei der Stromerzeugung kontinuierlich zu. Dies führt zu stärkeren Fluktuati-

onen im Stromangebot und resultiert in dem Bedarf großer Energiespeicher innerhalb des Strom-

netzes. Als ein mögliches Speicherkonzept werden in jüngster Zeit, neben vielen anderen Kon-

zepten, auch die Strom-Wärme-Strom-Speicher (SWS) zunehmend diskutiert. Die Grundidee ist 

hierbei relativ einfach: Im Falle eines Überangebots an elektrischem Strom im Stromnetz wan-

delt ein thermodynamischer Prozess den Strom in Wärme und belädt einen thermischen Ener-

giespeicher. Existiert zu einem späteren Zeitpunkt eine Unterversorgung, entlädt ein weiterer 

thermodynamischer Prozess den Speicher wieder und wandelt die Wärme zurück in elektrische 

Energie. Basierend auf der Vielfalt der bekannten Prozesse zur Wandlung elektrischer Energie 

in Wärme und umgekehrt werden aktuell auch verschiedene SWS-Konzepte diskutiert, wobei 

der Forschungsprozess hier generell am Anfang steht. Bezüglich einzelner Prozesse und Kom-

ponenten kann zwar auf fundiertes Grundlagenwissen zurückgegriffen werden, jedoch existieren 

zu Gesamtkonfigurationen von SWS-Systemen zurzeit keine etablierten Konzepte. Eine ausführ-

liche Übersicht über den aktuellen Forschungsstand gibt der Abschnitt 3.2, nachfolgend sollen 
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lediglich technische und thermodynamische Grundlagen, vor allem zu auf dem Clausius-Ran-

kine-Prozess (CR) basierten SWS-Systemen erläutert werden.  

Generell wird bei SWS-Systemen zwischen auf dem Joule-Prozess basierten SWS und auf dem 

CR-Prozess basierten Konzepten unterschieden. Vor allem bei den auf dem Joule-Prozess  

basierten SWS, die im Rahmen dieser Arbeit nicht behandelt werden, existieren einige weitere 

Unterkonzepte, die sich beispielsweise durch die Anzahl der verwendeten Speicher unterschei-

den. Eine gute Übersicht der verschiedenen Konzepte gibt der Übersichtsartikel von Benato [22].  

Die auf dem CR-Prozess basierten SWS, die auch in der vorliegenden Arbeit betrachtet werden, 

bestehen in der Grundkonfiguration aus einer Wärmepumpe zum Beladen, einem ORC zum Ent-

laden und einem thermischen Energiespeicher (Abbildung 2-4). Generell sind der Aufbau, die 

Funktionsweise und die Randbedingungen einer Wärmepumpe oder eines ORC als Teil eines 

SWS-Prozesses nicht abweichend von den einzelnen Prozessen. Die grundlegenden Betrachtun-

gen und Bilanzierungen zu Wärmepumpen (Abschnitt 2.1) und ORCs (Abschnitt 2.2) lassen sich 

demnach auch auf die einzelnen Prozesse eines SWS-Systems übertragen. Ein Unterschied  

besteht sicherlich darin, dass diese einzelnen Prozesse über einen Speicher, der gleichzeitig die 

Wärmesenke der Wärmepumpe und die Wärmequelle des ORC darstellt, miteinander gekoppelt 
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Abbildung 2-4:  Schaltbild eines SWS-Systems bestehend aus einer Kompressionswärmepumpe und einem 

ORC 

sind. Hierbei ist ein Konstruktionsmerkmal, ob der Speicher für jeden Prozess einen eigenen 

Wärmeübertrager enthält oder ob beide Prozesse abwechselnd den gleichen Wärmeübertrager 

durchströmen. Aus technisch-konstruktiver Sicht ist ein gemeinsamer Wärmeübertrager deutlich 

einfacher zu realisieren, allerdings resultiert hieraus dann gleichzeitig die Forderung, dass beide 

Prozesse mit dem gleichen Arbeitsmittel betrieben werden müssen. Wird berücksichtigt, dass 

Wärmepumpen und ORCs i. A. unterschiedliche Anforderungen an Fluide stellen, kann dies ggf. 

aus thermodynamischer Sicht einen Nachteil darstellen. Die thermischen Energiespeicher lassen 

sich grundsätzlich unterteilen in einphasige thermische Energiespeicher, thermische Energie-

speicher mit Phasenwechselmaterial und thermochemische Energiespeicher. Als Speichermate-

rialien eignen sich, abhängig von den Randbedingungen, alle Materialien, die ohnehin für ther-

mische Energiespeicher diskutiert werden, wie beispielsweise Beton (einphasiger thermischer 

Energiespeicher), Salzhydrate (thermischer Energiespeicher mit Phasenwechsel) oder Zeolithe 

(thermochemisch). Eine gute Übersicht zu thermischen Energiespeichern ist beispielsweise in 
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[23] zu finden. 

Entscheidend für die Auswahl der Komponenten und für die Effizienz [24] sind die Tempera-

turniveaus, zwischen denen die Prozesse arbeiten. Bei auf dem CR-Prozess basierten SWS-Sys-

temen liegen die betrachteten Speichertemperaturen i. A. zwischen 350 und 480 K [22], wobei 

gerade bei höheren Temperaturen die Einzelprozesse dann durch Kaskaden ersetzt werden. Als 

Wärmequelle der Wärmepumpe und als Wärmesenke des ORC kann grundsätzlich die Umge-

bung in Betracht gezogen werden, allerdings ist auch denkbar, Abwärme bei Temperaturen zwi-

schen der Umgebungs- und der Speichertemperatur als Wärmequelle der Wärmepumpe in den 

Gesamtprozess zu integrieren [25].  

Bei der Bewertung des Gesamtprozesses steht im Vordergrund, wie viel Arbeit dem Beladepro-

zess in einem Zyklus übertragen wurde und welche Arbeit beim Entladen des Speichers vom 

Entladeprozess wieder abgegeben wird. Hieraus lässt sich ein Gesamtwirkungsgrad Ψ definie-

ren, der im englischen Sprachgebrauch als „roundtrip efficiency“ bezeichnet wird: 

𝛹 =
|𝑊net,o|

𝑊net,p
=
|𝑃net,o| · 𝑡entlade
𝑃net,p · 𝑡belade

 . Gl. 2-15 

Gemäß den Bilanzierungen der Einzelprozesse (Abschnitte 2.1 und 2.2) entspricht die zugeführte 

Nettoarbeit der Wärmepumpe 𝑊net,p für den Fall einer Drossel als Expansionsorgan der Ver-

dichterarbeit und für den Fall eines Expanders als Expansionsorgan der Summe aus Verdichter- 

und Expanderarbeit. Beim ORC ist die Nettoarbeit 𝑊net,o durch die Summe aus Turbinenarbeit 

und Pumpenarbeit definiert. Für die Einzelprozesse können weiterhin die Leistungszahl (Wär-

mepumpe, Gl. 2-1) sowie der thermische Wirkungsgrad (ORC, Gl. 2-8) als Bewertungskriterium 

angesetzt werden. Außerdem lässt sich für den thermischen Energiespeicher aus der aufgenom-

menen und abgegebenen Wärme ein eigener thermischer Wirkungsgrad formulieren, der vor al-

lem auf Grund von Wärmeverlusten an die Umgebung bei realen Speichern i. A. kleiner als eins 

ist:  

𝜂sp =
|𝑄H,o|

𝑄H,p
=
𝑡entlade · |𝑄̇H,o|

𝑡belade · 𝑄̇H,p
. Gl. 2-16 

Fasst man die Einzelwirkungsgrade zusammen, wird deutlich, dass der Gesamtwirkungsgrad 

dem Produkt der Einzelwirkungsgrade entspricht:  
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𝛹 =
|𝑊net,o|

𝑊net,p
=
|𝑄H,o| · 𝜂o
𝑄H,p
𝜀p

= 𝜂o ·  𝜀p · 𝜂sp. Gl. 2-17 

Die einzelnen Energien und Energieströme können mit den bereits definierten Bilanzen für die 

Einzelprozesse (Abschnitte 2.1 und 2.2) bestimmt werden. 

Ein weiteres wertvolles Bewertungskriterium stellt i. A. der exergetische Wirkungsgrad dar. Im 

Rahmen dieser Arbeit wird allerdings stets ein idealer Speicher (𝜂sp = 1) in Kombination mit 

Wärmezufuhr auf die Wärmepumpe und Wärmeabgabe des ORC bei Umgebungsbedingung 

(Anergie) betrachtet, woraus folgt, dass über die Systemgrenze des Gesamtprozesses nur Exergie 

in Form von Arbeit übertragen wird. Demnach entspricht der exergetische Wirkungsgrad dann 

dem energetischen Wirkungsgrad (Gl. 2-15).  

2.4  Hubkolbenverdichter 

 Der Verdichter stellt in einem Wärmepumpenprozess eine entscheidende Komponente dar, 

dessen fluidabhängige Effizienz auch maßgeblich die Effizienz der Gesamtanlage beeinflusst. 

Im Bereich der Wärmepumpen und Kältemaschinen findet vor allem der Hubkolbenverdichter 

breite Anwendung, weshalb er auch eine besondere Berücksichtigung in dieser Arbeit findet. 

Aus thermodynamischer Sicht stellt der Hubkolbenverdichter zunächst eine Arbeitsmaschine 

dar. Weiter differenziert nach der üblichen Terminologie für Verdichter ist der Hubkolbenver-

dichter eine oszillierende Verdrängungsmaschine, bei der die Verdichtung des Gases durch kon-

tinuierliche Reduktion des Arbeitsraumes induziert wird [13, S. 453]. Die Einsatzbereiche von 

Hubkolbenverdichtern sind umfassend und reichen von der Wärmepumpen- und Kältetechnik 

über die chemische Prozesstechnik bis hin zur einfachen Bereitstellung von Druckluft für ver-

schiedenste Anwendungen. Vor allem in der Wärmepumpen- und Kältetechnik ist der Hubkol-

benverdichter im Bereich kleiner bis mittlerer Leistungen (< 50 kW) der am häufigsten einge-

setzte Verdichtertyp [8, S. 143]. 

Die Abbildung 2-5 zeigt schematisch den Halbschnitt eines Vierzylinder-Verdichters mit der 

Benennung der wichtigsten Komponenten. Generell besteht der Arbeitszyklus aus vier Takten, 

die nachfolgend beschrieben werden. Durch eine Abwärtsbewegung des Kolbens (6) wird das 

Fluid aus der Anschlussleitung über den Einlassflansch (8) und das Einlassventil (3) angesaugt 

(1. Takt) und tritt in den Zylinder (7) ein. Der Ansaugtakt ist beendet, wenn der Kolben den 

unteren Totpunkt erreicht hat. Anschließend findet durch eine Aufwärtsbewegung des Kolbens 
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bei geschlossenen Ventilen der eigentliche Kompressionstakt statt. Übersteigt der Druck im  

Zylinder den Druck der Auslassleitung, öffnet das Auslassventil (2) und der Arbeitstakt des Aus-

schiebens beginnt. Dieser ist abgeschlossen, wenn der Kolben den oberen Totpunkt erreicht. 

Konstruktiv bedingt besteht an diesem Punkt ein Restvolumen des Arbeitsraumes (Totraum), 

welches mit Gas beim Austrittsdruck gefüllt ist. Bevor also ein erneutes Ansaugen von Frischgas 

erfolgen kann, muss dieses Restgas zunächst durch die Abwärtsbewegung des Kolbens rückex-

pandiert werden, was den letzten Arbeitstakt darstellt. Unterschreitet der Druck im Zylinder den 

Druck der Ansaugleitung, öffnet das Einlassventil und der Zyklus beginnt von vorne. Die Auf- 

und Abwärtsbewegungen des Kolbens werden durch die Drehung der Kurbelwelle (5) hervorge-

rufen, die i. A. durch einen Elektromotor (1) angetrieben wird. Die Ventile sind gewöhnlich als 

einfache Blattfedern ausgeführt, sodass das Öffnen und Schließen durch Druckdifferenzen zwi-

schen dem im Zylinder befindlichen Gas und dem Gas in den Ansaug- und Auslassleitungen 

gesteuert wird.  

 

Abbildung 2-5:  Schnittbild eines Hubkolbenverdichters mit Benennung der wichtigsten Komponenten, 

Quelle: [26, S. 166] 

Es lassen sich grundsätzlich drei Typen von Hubkolbenverdichtern unterscheiden. Diese sind 

der offene Verdichter, der semihermetische Verdichter und der vollhermetische Verdichter. 
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Beim offenen Verdichter sind der Motor und die eigentliche Verdichtereinheit nicht in einem 

gemeinsamen Gehäuse angeordnet, die Kraftübertragung erfolgt hierbei durch eine Welle, die in 

die Verdichtereinheit eingeführt ist. Beim halbhermetischen Verdichter befinden sich Motor und 

Verdichtereinheit in einem gemeinsamen kältemitteldichten Gehäuse, welches durch abnehm-

bare Gehäuseöffnungen zugänglich ist. Im Unterschied dazu ist das gemeinsame Gehäuse beim 

vollhermetischen Verdichter vollständig geschlossen und kann nicht zerstörungsfrei geöffnet 

werden [13, S. 463 – 476]. Jede dieser Verdichterarten weist Vor- und Nachteile auf, die bei 

Cube [13, S. 463 – 476] ausführlich beschrieben sind. Ein entscheidendes Kriterium für die Aus-

wahl des geeigneten Verdichtertyps ist die akzeptable Leckagerate des Fluids. Vor allem bei 

stark gesundheitsgefährdenden und umweltschädigenden Substanzen wird meist auf vollherme-

tische Verdichter zurückgegriffen, um eine Freisetzung des Fluids zu verhindern. Im Bereich der 

Wärmepumpen und Kältemaschinen werden häufig halbhermetische Verdichter eingesetzt, die 

sich durch ihre Robustheit und Wirtschaftlichkeit auszeichnen [13, S. 470]. Der Leistungsbereich 

liegt hierbei in der Regel zwischen 0,5 und 50 kW [13, S. 463]. Die Anzahl der Zylinder ist 

variabel und je nach Anwendung werden auch mehrstufige Verdichter eingesetzt. 

Zur Bewertung des Verdichters soll zunächst mit dem idealen Verdichter begonnen werden. Der 

angesaugte Volumenstrom eines idealen Verdichters kann leicht über das Hubvolumen V0 eines 

Zylinders, die Zylinderanzahl nzyl und die Drehfrequenz der Kurbelwelle fKu berechnet werden:  

𝑉̇0,ein = 𝑉0 · 𝑛𝑧𝑦𝑙 · 𝑓Ku. Gl. 2-18 

Für den Massenstrom gilt dann:  

𝑚̇0 = 𝑉̇0,ein · 𝜌ein = 𝑉0 · 𝑛𝑧𝑦𝑙 · 𝑓Ku · 𝜌ein. Gl. 2-19 

Im Falle eines Drehstrommotors ist die Drehfrequenz der Kurbelwelle über die Polpaarzahl npol 

mit der elektrischen Frequenz f verknüpft, die über einen Frequenzumrichter geregelt werden 

kann:  

𝑓Ku =
𝑓

𝑛pol
. Gl. 2-20 

Die aufgenommene Verdichterleistung entspricht im idealen Fall der reversiblen spezifischen 

Strömungsarbeit multipliziert mit dem Massenstrom:  

𝑃ver,rev = 𝑚̇0 · ∫ 𝑣 · d𝑝

aus

ein

. Gl. 2-21 
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Diese kann ebenfalls über die Enthalpiedifferenz ausgedrückt werden, wobei die Austrittsent-

halpie im reversiblen Fall von dem Austrittsdruck und der Eintrittsentropie abhängt:  

𝑃ver,rev = 𝑚̇0 · [ℎaus(𝑝aus, 𝑠ein) − ℎein(𝑇ein, 𝑝ein)]. Gl. 2-22 

Reale Verdichter weisen gegenüber idealen Maschinen deutliche Verluste auf, sodass sowohl 

der geförderte Volumenstrom als auch die aufgenommene Verdichterleistung von den idealen 

Werten abweichen. Bei Hubkolbenverdichter treten i. A. die folgenden Verlustmechanismen auf 

[13, S. 354 – 358]:  

 Elektrische Verluste des Motors, 

 Mechanische Verluste durch Reibung (Lager, Kolbenringe etc.), 

 Rückexpansion des Restgases und Füllungsverlust auf Grund des Totraumes, 

 Strömungsverluste, 

 Wärmeübertragung mit der Umgebung und zwischen Saug- und Druckgas, 

 Leckgas aus dem Zylinderraum, 

 Druckdifferenz zum Öffnen der Ventile, 

 Antrieb von Hilfsaggregaten (z. B. Ölpumpe oder Ölheizung). 

Die Abweichungen des realen Prozesses von dem idealen Prozess werden auch beim Verdichter 

über geeignete Wirkungsgrade oder Kennzahlen beschrieben. Die wichtigsten Größen der Praxis 

sind hierbei der Liefergrad und der isentrope Wirkungsgrad, die meist als Funktion des Druck-

verhältnisses Πea angegeben werden.  

𝛱 =
𝑝aus 

𝑝ein 
. Gl. 2-23 

Der Liefergrad vergleicht prinzipiell den realen angesaugten Volumenstrom mit dem theoreti-

schen 𝑉̇0,ein (Gl. 2-18). Abweichend von der üblichen Nomenklatur wird der Liefergrad nachfol-

gend nicht durch λ, sondern durch ηver
λ  abgekürzt, um Verwechselungen mit der Wärmeleitfä-

higkeit zu vermeiden. 

ηver
λ =

𝑉̇ein 

𝑉̇0,ein 
. Gl. 2-24 

Eine gewöhnliche Charakteristik von Hubkolbenverdichtern sind nahezu linear sinkende Liefer-

grade mit steigenden Druckverhältnissen, wobei übliche Werte im Anwendungsbereich der Wär-

mepumpen zwischen 50 % und 90 % liegen [27, S. 54].  

Der isentrope Verdichterwirkungsgrad fußt hingegen auf einer energetischen Betrachtung und 
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vergleicht die reversible Verdichterarbeit mit der realen Verdichterarbeit, bei gleichbleibenden 

Eintrittsbedingungen und gleichem Austrittsdruck. 

ηver
is =

𝑊ver,rev 

𝑊ver
=
𝑃ver,rev 

𝑃ver
. Gl. 2-25 

Typischerweise steigt der isentrope Wirkungsgrad eines Hubkolbenverdichters zunächst mit grö-

ßer werdendem Druckverhältnis, durchläuft ein Maximum und sinkt schließlich wieder mit wei-

ter steigendem Druckverhältnis. Übliche Werte des isentropen Wirkungsgrades liegen zwischen 

45 % und 65 % [27, S. 55]. 

Der isentrope Wirkungsgrad bezieht sich auch bei der realen Leistung nur auf die Leistung, die 

im Arbeitsraum auf das Fluid übertragen wird, demnach werden elektrische und mechanische 

Verluste des Motors und der Kurbelwelle nicht berücksichtigt. Bezieht man die reversible Ver-

dichterarbeit hingegen auf die elektrische Arbeit, erhält man den globalen Wirkungsgrad, der in 

der thermodynamischen Kreisprozessrechnung jedoch nur wenig Anwendung findet. 

ηver
gl
=
𝑊ver,rev 

𝑊ver,elek
=
𝑃ver,rev 

𝑃ver,elek
. Gl. 2-26 

Im Allgemeinen ist der globale Wirkungsgrad nur geringfügig kleiner als der isentrope Wir-

kungsgrad, da die elektrischen Verluste des Motors und die mechanischen Verluste der Kurbel-

welle nur untergeordnet zu den Gesamtverlusten von Verdichtern beitragen.  

Allen diesen Wirkungsgraden und Kennzahlen gemein ist, dass sie abhängig von dem betrach-

teten Verdichter, den Betriebsbedingungen (Druckverhältnis, Drehzahl etc.) und speziell auch 

von dem eingesetzten Kältemittel sind [29–30]. Im Rahmen dieser Arbeit wird vor allem die 

Fluidabhängigkeit der Verdichterwirkungsgrade und Kennzahlen, über die bislang nur wenig 

bekannt ist, ausführlich betrachtet. 
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3 Analyse von Strom-Wärme-Strom-

Speichern mittels Fluidoptimierung 

Strom-Wärme-Strom-Speichersysteme (SWS) gehören zu der Gruppe der zahlreichen diskutier-

ten Ansätze zur Lösung des aktuellen Problems der großtechnischen Energiespeicherung. Der 

derzeitige Erkenntnisstand bzgl. der SWS-Systeme kann eher als rudimentär bezeichnet werden. 

Offen sind die Fragen nach geeigneten Vergleichsprozessen, nach dem generellen thermodyna-

mischen Potenzial, nach wichtigen Einflussfaktoren inkl. nach dem Einfluss des Fluides sowie 

danach, welche Arbeitsfluide überhaupt geeignet sind. Das vorliegende Kapitel stellt mit Hilfe 

grundlegender Betrachtungen einen Beitrag zur Beantwortung dieser Fragen dar. Hierzu werden 

auf dem CR-Prozess basierte SWS-Systeme mit nur einem isothermen thermischen Energiespei-

cher bei hoher Temperatur sowie der Umgebung als Wärmequelle bzw. -senke betrachtet. Dies 

geschieht unter weitestgehend idealen Bedingungen, was auch das jeweilige Arbeitsmittel ein-

schließt. Hierbei handelt es sich zunächst um hypothetische Arbeitsfluide, deren fluiddefinie-

rende Parameter hinsichtlich des Wirkungsgrades des Gesamtprozesses für jede betrachtete 

Randbedingung numerisch optimiert werden. Darüber hinaus findet für eine ausgewählte Rand-

bedingung anschließend eine Auswahl existierender Fluide statt. 

Der folgende Abschnitt (3.1) geht zunächst als Grundlage der weiteren Betrachtungen der Frage 

nach, ob sich die Kombination zweier vollständig reversibler Carnot-Prozesse als idealer Ver-

gleichsprozess eines SWS-Systems eignet. Anschließend wird für alle betreffenden Themenbe-

reiche der aktuelle Stand der Forschung zusammengefasst (3.2), woraus dann die Forschungs-

schwerpunkte und Ziele (3.3) dieses Kapitels abgeleitet werden. Der Abschnitt 3.4 beschreibt 

dann die Modellierungsansätze sowie die untersuchten Szenarien und schließlich werden im 

Abschnitt 3.5 die Ergebnisse vorgestellt und diskutiert. Das Kapitel 3 schließt mit einer Zusam-

menfassung (3.6). 

Teile der nachfolgend diskutierten Modellierungen und Ergebnisse wurden bereits vom Verfas-

ser unter [31] publiziert. 
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3.1  Anwendung des Carnot-Prozesses auf  

SWS-Systeme 

Thermodynamische Vergleichsprozesse sind bei der Bewertung von Energiewandlungsprozes-

sen ein entscheidendes Instrument. Zum einen definieren diese Grenzen des thermodynamisch 

Möglichen und erlauben somit neben dem relativen Vergleich mehrerer Prozesse eine absolute 

Bewertung und zum anderen lassen sich Erkenntnisse über wichtige Prozessparameter und Ein-

flussfaktoren anhand einfacher Gleichungen gewinnen und auf den realen Prozess übertragen. 

Bei den Vergleichsprozessen unterscheidet man i. A. zwischen den vollständig reversiblen (Car-

not, Abschnitte 2.1 und 2.2) und denen, die zumindest für einzelne Prozessschritte Irreversibili-

täten berücksichtigen (z. B. Curzon-Ahlborn-Prozess [32]). Die thermodynamischen Grenzen in 

der Effizienz von Wärmepumpen und Wärmekraftmaschinen (z. B. ORCs) werden durch den 

Carnot’schen Kreisprozess definiert, der gleichzeitig auch den Anspruch erfüllt, dass grundle-

gende Erkenntnisse auf den realen Prozess übertragbar sind. So sind die in den letzten Jahrzehn-

ten zahlreichen Innovationen und Prozessverbesserungen im Bereich der thermischen Kraft-

werke aus thermodynamischer Sicht meist auf die Erkenntnisse aus dem Carnot-Prozess zurück-

zuführen. Infolgedessen ist es konsequent, die Suche nach einem geeigneten Vergleichsprozess 

für das kombinierte System eines Strom-Wärme-Strom-Speichersystems bei der Kombination 

zweier Carnot-Prozesse zu beginnen. Die Abbildung 3-1 stellt ein solches SWS–System sche-

matisch dar. Beide Prozesse arbeiten zwischen einem isothermen Speicher (Tsp) und der als eben-

falls isotherm angenommenen Umgebung (TU). Gemäß der Vorgabe reversibler Wärmeübertra-

gungen entsprechen die Prozesstemperaturen jeweils den Temperaturen des Speichers bzw. der 

Umgebung. 

 

Abbildung 3-1:  Schema SWS-System aus zwei Carnot-Prozessen 

ORCWP
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Nach Gl. 2-6 gilt für die Leistungszahl einer idealen Wärmepumpe:  

𝜀C =
|𝑄H,p
C
|

𝑊net,p
C

=
𝑇sp

𝑇sp − 𝑇U
. Gl. 3-1 

Analog ist dann der thermische Wirkungsgrad des idealen ORC nach Gl. 2-13 definiert durch:  

𝜂C =
|𝑊net,o

C
|

𝑄H,o
C

= 1−
𝑇U
𝑇sp
. Gl. 3-2 

In Kombination mit der Definition des Gesamtwirkungsgrades eines SWS-Systems (Gl. 2-15) 

folgt dann:  

𝛹 =
|𝑊net,o

C |

𝑊net,p
C

= 𝜀C · 𝜂C ·
𝑄H,o
C

|𝑄H,p
C |
. Gl. 3-3 

Einsetzen von Gl. 3-1 und Gl. 3-2 in Gl. 3-3 führt unter der Annahme eines idealen Speichers 

(𝑄H,o
C  = |𝑄H,p

C |) schließlich zu:  

𝛹 = 𝜀C · 𝜂C =
𝑇sp

𝑇sp − 𝑇u
· (1 −

𝑇U
𝑇sp
) = 1. Gl. 3-4 

Zunächst resultiert hieraus die Information, dass ein vollständig reversibel arbeitendes SWS-

System stets die Arbeit abgibt, die es aufgenommen hat. Darüber hinaus wird deutlich, dass keine 

Zustands- oder Prozessgrößen Einfluss auf den Wirkungsgrad haben. Für reale SWS-Prozesse 

ist es jedoch aus thermodynamischer Sicht sehr unwahrscheinlich, dass äußere Randbedingun-

gen wie die Temperaturniveaus keinen Einfluss auf den Gesamtwirkungsgrad nehmen, was 

durch einige Fallstudien auch bereits gezeigt wurde (Abschnitt 3.2.1). Demnach lassen sich aus 

der Kombination zweier vollständig reversibler Carnot-Prozesse keine Erkenntnisse beispiels-

weise zu vielversprechenden Betriebsbedingungen ableiten, die auf reale SWS-Prozesse über-

tragbar sind, wodurch der Anspruch an einen Vergleichsprozess nicht erfüllt wird. 

3.2  Stand der Forschung 

Der vorliegende Abschnitt gibt eine Übersicht über den aktuellen Forschungsstand der relevan-

ten Themenbereiche. Zunächst werden die verfügbaren Fallstudien zu SWS-Systemen beschrie-

ben (3.2.1), wobei der Fokus auf den auf dem CR-Prozess basierten Konzepten liegt. Anschlie-

ßend finden Publikationen Berücksichtigung, die sich mit dem generellen thermodynamischen 
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Potenzial sowie wichtigen Einflussgrößen auf Basis grundlegender thermodynamischer Betrach-

tungen beschäftigen (3.2.2). Im Rahmen der nachfolgenden Untersuchungen dieses Kapitels 

werden, abgeleitet von der Methode des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl, Optimierun-

gen hypothetischer Arbeitsfluide durchgeführt, sodass im Abschnitt 3.2.3 auch der Forschungs-

stand dieser Methode näher beleuchtet wird.  

3.2.1 Fallstudien 

 In dem Bereich der Strom-Wärme-Strom-Speichersysteme sind, auch auf Grund der aktu-

ellen Problematik der mangelnden Möglichkeiten zur großtechnischen Speicherung elektrischer 

Energie, in den letzten Jahrzehnten viele Publikationen erschienen und Patente [33,34] angemel-

det worden. Die größere Anzahl der Veröffentlichungen bezieht sich hierbei auf Fallstudien von 

auf dem Joule- oder Brayton-Prozess basierten SWS-Systemen [10,35–39], die hier allerdings 

nur untergeordnet betrachtet werden sollen, da sie nicht im Fokus der vorliegenden Arbeit ste-

hen. Je nach Betriebsbedingungen und Aufbau erreichen diese Systeme, zumindest in den Simu-

lationen, Gesamtwirkungsgrade von bis zu 70 %. Eine gute Übersicht der verfügbaren theore-

tisch basierten Fallstudien gibt der Übersichtsartikel von Benato und Soppato [22]. 

Die verfügbaren Fallstudien zu auf dem CR-Prozess basierten SWS-Systemen werden nachfol-

gend detailliert beschrieben. Hierbei werden zunächst Arbeiten dargestellt, in denen die ein-

fachste Konfiguration eines SWS-Systems mit nur einem Speicher bei hoher Temperatur und 

unterkritischer Betriebsweise, die auch Gegenstand der vorliegenden Arbeit ist, betrachtet wird. 

Dietrich et al. [40] haben auf theoretischer Basis eine exergo-ökonomische Untersuchung eines 

auf dem CR-Prozess basierten SWS-Systems durchgeführt. Hierbei kombinierten sie eine Wär-

mepumpe mit mehreren Prozessstufen mit einem einstufigen ORC und einem einphasigen ther-

mischen Energiespeicher, bestehend aus Beton. Die höchste Prozesstemperatur (Verdichteraus-

tritt WP) wurde auf 150 °C gesetzt, woraus eine maximale Speichertemperatur von rund 135 °C 

resultiert. Als Wärmequelle der Wärmepumpe sowie als Wärmesenke des ORC wurde Wasser 

bei 10 °C betrachtet. In einer Vorauswahlstudie, die allerdings nicht erläutert wird, wählten sie 

Butan als Arbeitsmittel aller Prozesse aus. Isentrope Wirkungsgrade (< 1) für den Kompressor 

und die Turbine wurden berücksichtigt, allerdings sind die exakten Werte nicht genannt. In der 

Simulation erreichte der betrachtete Prozess einen Gesamtwirkungsgrad von 27 % und die Kos-

ten für die Speicherung einer kWh elektrischen Stroms beliefen sich auf 0,538 €. Die Autoren 

folgerten, dass ein solches SWS-System auf Grund der hohen Speicherkosten im Vergleich zu 

den aktuell niedrigen Energiepreisen zurzeit nicht wettbewerbsfähig sei. Allerdings empfehlen 
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die Autoren, vor allem hinsichtlich zukünftig weiter steigender Energiekosten, die Erforschung 

dieser Technologie weiter voranzutreiben. 

Frate et al. [25] haben in ihrer Studie ein SWS-System mit einem isothermen Speicher und der 

Integration von Abwärme als Wärmequelle der Wärmepumpe untersucht. Hierbei berücksich-

tigten sie isentrope Wirkungsgrade von 80 % für den ORC-Expander und den Kompressor der 

Wärmepumpe sowie einen Speicherwirkungsgrad von 90 % (Gl. 2-16). Zu Ermittlung der Pro-

zesstemperaturen wurden konstante Pinch-Temperaturen in den Wärmeübertragern angenom-

men, wobei die Kondensationstemperatur des ORC auf konstant 35 °C gesetzt wurde. Sie unter-

suchten den Einfluss der Speichertemperatur (110–200 °C) und der Temperatur der eingekop-

pelten Abwärme (80–110 °C) auf den energetischen Gesamtwirkungsgrad. Eine exergetische 

Analyse wurde hierbei nicht durchgeführt. Insgesamt betrachteten Frate et al. 17 unterschiedli-

che Fluide, die allerdings auch gemäß der Aussage der Autoren auf Grund ihres Ozonabbaupo-

tenzials oder ihrer Treibhauswirksamkeit bereits antiquiert sind und häufig auch einem Verwen-

dungsverbot unterliegen. Nach einer differenzierten Betrachtung der Fluide weisen die Autoren 

schließlich vier Fluide als potenzielle Arbeitsmittel aus. Diese sind R1233zd(E), R1234ze(Z), 

Isobutan und Ammoniak, wobei das R1233zd(E) die besten Gesamtwirkungsgrade zeigte.  

Generell beobachteten sie fallende Gesamtwirkungsgrade für steigende Speichertemperaturen 

und steigende Wirkungsgrade für höhere Temperaturen der integrierten Abwärme. Für eine Spei-

chertemperatur von 120 °C und eine Temperatur der Abwärme von 100 °C zeigte sich beispiels-

weise mit dem Fluid R1233zd(E) ein Gesamtwirkungsgrad von rund 90 %, wobei dieser für das 

schlechteste der vier genannten Fluide (Isobutan) nur rund 65 % betrug. 

Jockenhöfer et al. [41] haben ebenfalls ein SWS-System hinsichtlich der Integration von Wärme 

bei höherer Temperatur, etwa aus einer geothermalen Quelle, untersucht. Ihr Prozess beinhaltet 

zwar zwei thermische Energiespeicher (einphasiger Speicher und Speicher mit Phasenwechsel-

material), allerdings sind diese beide für hohe Temperaturen untersucht worden. Darüber hinaus 

ermöglicht der Prozess nicht nur die Integration von Wärme, sondern auch die Abgabe von 

Wärme bei mittlerer Temperatur z. B. zur Speisung von Heizungssystemen im Sinne einer Sek-

torkopplung. Die Autoren untersuchten auf energetischer sowie auf exergetischer Basis den Ein-

fluss der Temperatur der eingekoppelten Wärme sowie der Wärmesenkentemperatur des ORC-

Prozesses auf den Gesamtprozess. Der thermische Energiespeicher mit Phasenwechsel war hier-

bei konstant bei einer Temperatur von 133 °C und zur Ermittlung der Prozesstemperaturen wur-

den definierte Pinch-Temperaturen angenommen, durch die in Verbindung mit den jeweiligen 

Temperaturen der Wärmequellen und -senken die jeweiligen Prozesstemperaturen definiert sind. 
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Als Arbeitsmittel wurde Butan eingesetzt und für die zahlreichen Komponenten wurden Wir-

kungsgrade angenommen. Beispielsweise berücksichtigten die Autoren für den Kompressor der 

Wärmepumpe einen isentropen Wirkungsgrad von 80 % und für den Expander des ORC einen 

isentropen Wirkungsgrad von 88 %. Generell zeigen die Ergebnisse von Jockenhöfer et al. [41] 

ebenfalls steigende Gesamtwirkungsgrade für steigende Temperaturen der eingekoppelten 

Wärme sowie sinkende Gesamtwirkungsgrade für höhere Wärmesenkentemperaturen des ORC. 

Ein ähnliches Verhalten resultiert auch für die exergetischen Wirkungsgrade. Hier zeigt sich 

außerdem, dass diese deutlich verbessert werden können, wenn von der Möglichkeit der Abfuhr 

von Nutzwärme Gebrauch gemacht wird. Konkret zeigt sich für den Fall, dass die zugeführte 

Wärme (Wärmequelle WP) eine Temperatur von 100 °C und die Wärmesenke eine Temperatur 

von 15 °C aufweisen, ein energetischer Gesamtwirkungsgrad von 1,25 und ein exegetischer Wir-

kungsgrad von 0,59 (mit Nutzwärmen-Abfuhr) bzw. 0,52 (ohne Nutzwärmen-Abfuhr). Bei dem 

energetischen Wirkungsgrad wurde die zugeführte Wärme nicht als Aufwand berücksichtigt, so-

dass Werte größer als eins resultieren können. 

Eine abweichende Konfiguration eines auf dem CR-Prozess basierten SWS-Systems beinhaltet 

prinzipiell nicht nur einen oder mehrere Speicher bei hoher Temperatur, sondern auch Speicher 

bei niedriger Temperatur, die als Wärmequelle der Wärmepumpe und Wärmesenke des ORC 

fungieren [42–44]. Alle genannten Publikationen haben hierbei transkritische Prozesse mit CO2 

als Arbeitsmittel betrachtet, wobei die Temperaturen der thermischen Energiespeicher bei hoher 

Temperatur im Bereich zwischen 100 °C und 200 °C lagen. Die Untersuchungen zeigen bei-

spielsweise steigende Gesamtwirkungsgrade für sinkende Temperaturen des Speichers bei nied-

riger Temperatur [42] und sinkende Gesamtwirkungsgrade für steigende Temperaturen des Spei-

chers bei hoher Temperatur [43]. Generell werden auch bei dieser Konfiguration eines SWS-

Systems Gesamtwirkungsgrade zwischen 40 % und 60 % vorhergesagt. Als prinzipiell proble-

matisch zu betrachten ist die überkritische Fahrweise mit CO2, die zu sehr hohen Drücken führt, 

was die Investitionskosten deutlich erhöht [44]. Außerdem entsprechen die benötigten Spezifi-

kationen der Komponenten nicht dem heutigen Stand der Technik. 

Über die beschriebenen Fallstudien hinaus geben die Artikel von Benato und Stoppato [22] 

sowie von Steinmann [45] eine gute Übersicht über den aktuellen Forschungsstand bezüglich 

der SWS-Systeme.  
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3.2.2 Grundsätzliche Betrachtungen zum 

thermodynamischen Potenzial 

Neben den beschriebenen Fallstudien, die ja stets nur einen kleinen Bereich möglicher 

Betriebsbedingungen und Prozesskonfigurationen betrachten können, existieren zurzeit nur  

wenige Publikationen [24,25,31], die mit Hilfe grundlegender thermodynamischer Prozesse, die 

ggf. als adäquate Vergleichsprozesse dienlich sind, das generelle Potenzial und wichtige Ein-

flussfaktoren untersuchen.  

Aus chronologischer Sicht ist zunächst die Arbeit von Thess [24] zu nennen. Basierend auf der 

Erkenntnis, dass die Kombination zweier vollständig reversibler Carnot-Prozesse stets zu einem 

Gesamtwirkungsgrad von 100 % führt (vgl. Abschnitt 3.1), hat der Autor analog zu der Arbeit 

von Curzon und Ahlborn [32] Carnot-Prozesse mit irreversiblen Wärmeübertragungen berück-

sichtigt. Hierzu wurden Temperaturdifferenzen zwischen den Prozessen und dem Speicher sowie 

der Umgebung eingeführt, die in Kombination mit thermischen Widerständen die Wärmeüber-

tragungsgeschwindigkeiten bestimmen. Weiterhin wurden folgende Ziele und Annahmen for-

muliert:  

 Maximale Leistungsabgabe der Wärmekraftmaschine 

 Gleiche thermische Widerstände für die Wärmeübertragungen auf den Speicher 

 Gleiche thermische Widerstände für die Wärmeübertragungen auf die Umgebung   

 Gleiche Dauer der Beladung und Entladung des Speichers 

Für ein SWS-System, welches zwischen einem wärmeren Speicher (Tsp) und der Umgebung (TU) 

arbeitet, hat Thess [24] schließlich einen analytischen Ausdruck für den Gesamtwirkungsgrad 

hergeleitet, der später von den Autoren Chen und Guo [46] korrigiert wurde:  

𝛹(𝑃max) =

√
𝑇sp
𝑇U
−
1
2

√
𝑇sp
𝑇U
+
1
2

,   korrigierte Version. Gl. 3-5 

Grundsätzlich geht aus Gl. 3-5 zunächst hervor, dass der Gesamtwirkungsgrad eines SWS-Sys-

tems unter den beschriebenen Randbedingungen lediglich von der Speichertemperatur und der 

Umgebungstemperatur abhängt und unabhängig von den thermischen Widerständen der Wär-

meübertrager ist. Die detaillierten Ergebnisse der Thess’schen Untersuchung werden nachfol-

gend im Rahmen dieser Arbeit aufgegriffen und diskutiert (Abschnitt 3.5). Generell gibt der 
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Autor auf Basis seiner Untersuchung an, dass sein Ansatz ein Vorschlag eines idealen Ver-

gleichsprozesses für SWS-Systeme darstellt, dessen Validität zukünftig noch zu prüfen ist. 

Eine Publikation [47] die in Vorbereitung dieser Dissertation mit dem Koautoren B. Atakan ent-

standen ist, nimmt Bezug auf die Analyse von Thess [24] und stellt weiterführende Betrachtun-

gen an. Hier wurde ebenfalls anhand der Kombination zweier Carnot-Prozesse mit irreversiblen 

Wärmeübertragungen der Einfluss der getroffenen Annahmen von Thess [24] auf den Gesamt-

wirkungsgrad untersucht. Es hat sich gezeigt, dass die von Thess kalkulierten Gesamtwirkungs-

grade deutlich übertroffen werden, wenn längere Beladezeiten als Entladezeiten erlaubt werden 

und wenn auf der Umgebungsseite für den Wärmeübertrager der Wärmepumpe ein kleinerer 

thermischer Widerstand im Vergleich zur Wärmekraftmaschine angenommen wird. Zur ent-

scheidenden Verbesserung der Gesamtwirkungsgrade hat jedoch die Aufgabe der Forderung 

nach maximaler Leistungsabgabe der Wärmekraftmaschine geführt. Eine Analyse hat hier ge-

zeigt, dass Leistungsabgabe und Gesamtwirkungsgrad zu einer Pareto-Front führen, bei der die 

Forderung einer Leistungsabgabe nahe dem Maximum zu einer deutlichen Reduzierung des Ge-

samtwirkungsgrades führt. 

Die Ergebnisse der beschriebenen Veröffentlichung [47] werden in der vorliegenden Arbeit nicht 

diskutiert, da sich später zeigte, dass die Erkenntnisse aus einer Analyse von Carnot-Prozessen 

in Teilen nicht auf Clausius-Rankine-Prozesse übertragbar sind [31]. Die Analyse von SWS-

Systemen mit CR-Prozessen [31] ist ebenfalls Gegenstand der nachfolgenden Untersuchung. 

Den Ergebnissen soll an dieser Stelle nicht vorgegriffen werden. 

3.2.3 Inverse Engineering bei der Fluidauswahl 

Abgeleitet von der Auswahl optimaler Lösemittel [48] im Bereich der Chemie steht seit 

einigen Jahren auch zur Auswahl von Arbeitsfluiden thermodynamischer Kreisprozesse die Me-

thode des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl im Fokus [5,16–18,49–52]. Hierbei werden 

fluiddefinierende Parameter zunächst als wählbare Variablen aufgefasst, die dann für einen kon-

kreten Prozess unter Berücksichtigung definierter Randbedingungen numerisch optimiert wer-

den. Meist werden hierbei auch gleichzeitig entscheidende Parameter des Kreisprozesses opti-

miert. Die Auswahl realer Fluide erfolgt anschließend auf Basis der optimalen Fluidparameter, 

wobei hier grundsätzlich unterschiedliche Verfahren zur Anwendung kommen. Zurzeit werden 

in der Literatur einige Ansätze zum Inverse Engineering bei der Fluidauswahl beschrieben, die 

sich hauptsächlich in der Wahl des Stoffdatenmodells und im Lösungsverfahren unterscheiden. 

Bezüglich der Stoffdatensysteme kommen zurzeit zwei Modelle zur Anwendung. Dies sind zum 
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einen die PC-SAFT-Gleichungen [53], die auf der Helmholtz-Energie begründet sind und in  

denen das Fluid mit Parametern auf molekularer Ebene beschrieben wird [16,49–52,54], und 

zum anderen die kubischen Zustandsgleichungen, bei denen das Fluid i. A. über die kritischen 

Parameter, den azentrischen Faktor und die isobare Wärmekapazität des idealen Gases beschrie-

ben wird [5,17,18]. Die mathematischen Methoden zur Lösung bzw. Optimierung sind hierbei 

unterteilt in Verwendung von etablierten numerischen Lösern (z. B. NLP-Löser, NLP: Non 

Linear Programming) [5,16,17,50–52,54] und in die Anwendung von Monte-Carlo-Methoden 

[18,49].  

Generell wurde die Anwendung der Methode des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl auf 

thermodynamische Kreisprozesse zuerst in Lampe et al. [52] beschrieben. Lampe et al. betrach-

teten hierbei zur Präsentation der Methode einen klassischen ORC-Prozess und optimierten die-

sen gemeinsam mit den notwendigen fluiddefinierenden Parametern (PC-SAFT-basiert). Als 

optimales Arbeitsfluid wurde anschließend Octamethyltrisiloxan (MDM) identifiziert. Das Krei-

sprozessmodell der genannten Publikation war noch sehr einfach gestaltet (konstanter Turbinen-

wirkungsgrad, Vernachlässigung der Druckverluste) und beruhte im Wesentlichen auf einer ein-

fachen thermodynamischen Kreisprozessrechnung. Die Methode selbst sowie das Kreisprozess-

modell wurden anschließend in weiteren Publikationen der Arbeitsgruppe, z. T. unter Federfüh-

rung des Autors Schilling, deutlich verbessert, indem physikalische Turbinenmodelle und Wär-

meübertragermodelle implementiert wurden [16,51,54].  

Eine Methode zur Optimierung hypothetischer Arbeitsfluide mit anschließender Auswahl exis-

tierender Fluide mittels der kubischen Peng-Robinson-Zustandsgleichung wurde vom Autor der 

vorliegenden Arbeit im Rahmen seiner Diplomarbeit [4] am Beispiel von Kompressionswärme-

pumpen entwickelt und später in erweiterter Form veröffentlicht [5]. Die dort beschriebenen 

Optimierungs- und Auswahlmethoden finden auch in der vorliegenden Arbeit Anwendung und 

sind im Abschnitt 3.4.2 näher beschrieben. 

3.3  Forschungsschwerpunkte und Ziele 

 Die Übersicht über die Literatur zu der erst seit relativ kurzer Zeit diskutierten Technologie 

der SWS-Systeme hat gezeigt, dass zurzeit nur wenige Publikationen verfügbar sind, die meist 

konkrete Fallstudien betrachten. Diese haben zwar bereits einige wichtige Einflussfaktoren auf 

das Betriebsverhalten bzw. die Effizienz von SWS-Systemen ergründet, jedoch beleuchten kon-

krete Fallstudien stets nur einen sehr kleinen Bereich möglicher Betriebsbedingungen. Aus den 
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Fallstudien resultiert, je nach Randbedingungen und Prozesskonfigurationen, eine große Band-

breite von Gesamtwirkungsgraden, wobei im globalen Sinne unklar bleibt, welche Wirkungs-

grade generell zu erwarten sind und welche Faktoren hierauf den größten Einfluss nehmen. Zur 

Erörterung solcher Fragestellungen inklusive der Frage nach thermodynamischen Grenzen in der 

Effizienz sind ideale thermodynamische Vergleichsprozesse oftmals ein hilfreiches Instrument. 

Für viele Kreisprozesse wie Kältemaschinen, Wärmepumpen oder Wärmekraftmaschinen ist der 

Carnot’sche Kreisprozess der etablierte ideale Vergleichsprozess, der auch das Effizienzmaxi-

mum definiert. Der Abschnitt 3.1 hat jedoch gezeigt, dass die Anwendung von vollständig  

reversiblen Carnot-Prozessen auf SWS-Systeme stets zu einem Gesamtwirkungsgrad von eins 

führt und somit zentrale Forderungen an thermodynamische Vergleichsprozesse nicht erfüllt 

werden. Ausgehend von dieser Problematik hat Thess [24] SWS-Systeme mit Hilfe von Carnot-

Prozessen, allerdings mit irreversiblen Wärmeübertragungen unter speziellen Randbedingungen, 

untersucht. Es bleibt jedoch bisher ungeklärt, ob die mit Carnot-Prozessen gewonnenen Erkennt-

nisse überhaupt auf reale auf dem CR-Prozess basierte SWS-Systeme übertragbar sind, was eine 

zentrale Anforderung an einen idealen Vergleichsprozess darstellt. Vor allem vor dem Hinter-

grund, dass andere Autoren in ihren Fallstudien unter weitestgehend realen Bedingungen konträr 

zu Thess [24] fallende Gesamtwirkungsgrade mit steigender Speichertemperatur vorhergesagt 

haben [25,41,43], erscheint die Übertragbarkeit der Ergebnisse von Carnot-Prozessen zu Clau-

sius-Rankine-Prozessen zumindest fragwürdig zu sein. Darüber hinaus sind die gesetzten Rand-

bedingungen, wie die Forderung nach maximaler Leistungsabgabe der Wärmekraftmaschine, 

sehr speziell und es ist zweifelhaft, ob solche Annahmen geeignet sind, um thermodynamische 

Grenzen der Effizienz zu erörtern.  

Um den Fragen nach der Übertragbarkeit (Carnot- zu Realprozess), nach sinnvollen thermody-

namischen Grenzen der Effizienz und nach entscheidenden Prozessparametern nachzugehen, 

wird im Rahmen dieses Kapitels, ausgehend von den Carnot-Prozessen mit irreversiblen Wär-

meübertragungen, ein weiterer Schritt zu realistischeren Prozessen vollzogen, wobei in großen 

Teilen ein idealer Charakter der Prozesse zunächst erhalten bleibt. Hierzu wird ein neuer Ansatz 

vorgestellt, der mittels Fluidoptimierung auch die Analyse von Clausius-Rankine-Prozessen un-

ter idealen Bedingungen ermöglicht. Konkret werden hier SWS-Systeme bestehend aus CR-Pro-

zessen betrachtet, deren Vorteil gegenüber Carnot-Prozessen ist, dass sie einige technische Rest-

riktionen berücksichtigen, die bis dato unumgänglich sind, wie beispielsweise die Forderung 

nach Zustandsänderungen in Pumpen, Expandern oder Verdichtern (zumindest weitestgehend) 
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innerhalb des einphasigen Bereiches. Die Betrachtung von CR-Prozessen mit irreversiblen Wär-

meübertragungen, aber sonst idealen Komponenten wie Pumpen, Verdichtern oder Expandern 

ist bereits gängige Praxis. Was hier allerdings häufig ungeklärt bleibt, ist die Frage nach einem 

optimalen Fluid, dessen Auswahl für die Bilanzierung von CR-Prozessen zwingend erforderlich 

ist. Das Arbeitsfluid eines thermodynamischen Kreisprozesses nimmt bekanntermaßen im 

Wechselspiel mit den Wärmequellen und -senken deutlichen Einfluss auf die Prozessparameter 

und die Effizienz, sodass dieses auch jeweils ein Optimum darstellen sollte, wenn ideale Pro-

zesse untersucht werden. Die Auswahl optimaler Fluide anhand von Fluiddatenbanken gestaltet 

sich jedoch schwierig, da zum einen für jede betrachtete Randbedingung ein neues Fluid ausge-

wählt werden muss, und zum anderen, weil auch das beste Fluid der jeweiligen Datenbank nicht 

zwangsläufig ein Optimum darstellt. Vor allem, wenn verschiedene Prozessrandbedingungen 

untersucht werden, sollten die ausgewählten Fluide zum Zwecke der Vergleichbarkeit ebenfalls 

gleich gut bzw. schlecht für den Prozess sein. Dies wird in der nachfolgenden Untersuchung 

dadurch gewährleistet, dass, abgeleitet von dem Verfahren des Inverse Engineering bei der Flu-

idauswahl, für jede betrachtete Randbedingung stets ein optimales hypothetisches Arbeitsfluid 

ermittelt wird. Hierbei werden die fluiddefinierenden Parameter kritische Temperatur, kritischer 

Druck, Azentrizität und isobare Wärmekapazität des idealen Gases innerhalb sinnvoller Parame-

terbereiche und unter Berücksichtigung einiger Prozessrandbedingungen mit dem Ziel eines  

maximalen Gesamtwirkungsgrades des SWS-Systems numerisch optimiert.  

Im ersten Schritt werden nachfolgend die Carnot-Prozesse mit irreversiblen Wärmeübertragun-

gen aus der Untersuchung von Thess [24] in Clausius-Rankine-Prozesse mit optimierten Fluiden 

überführt. Die aus dem Thess‘schen Modell [24] berechneten Prozesstemperaturen als Funktion 

der Speichertemperatur werden hierbei zunächst übernommen. In einem weiteren Schritt werden 

die Prozesse dann weitestgehend von Thess [24] entkoppelt und die Prozesstemperaturen werden 

gezielt variiert bzw. fluidabhängig berechnet. Im Fokus steht hierbei die Untersuchung des  

Zusammenhangs zwischen Leistungsabgabe der Wärmekraftmaschine und Gesamtwirkungs-

grad. Aus dieser Betrachtung werden zwei Prozesse, einer bei maximaler Leistungsabgabe und 

einer bei reduzierter Leistungsabgabe, extrahiert, deren Gesamtwirkungsgrade und Leistungsab-

gaben dann hinsichtlich verschiedener Einflussfaktoren wie Speichertemperatur und Fluidpara-

meter untersucht werden. 

Ein weiterer Bereich, der bisher nur unzureichend behandelt wurde, sind mögliche Arbeitsfluide 

für SWS-Systeme. Zwar wurden in den genannten Fallstudien z. T. auch unterschiedliche Fluide 
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betrachtet, jedoch erscheint deren Auswahl nur wenig systematisch. Bis dato ist ungeklärt, wel-

che Fluideigenschaften entscheidend sind und welche konkreten Arbeitsmittel überhaupt in Be-

tracht kommen. Darüber hinaus wurde bisher in allen beschriebenen Publikationen (Abschnitt 

3.2.1) nur ein gemeinsames Fluid sowohl für die Wärmepumpe als auch für den ORC betrachtet. 

Dies ist zwar aus technischer Sicht die einfachere Lösung, jedoch nicht zwingend erforderlich. 

In Anbetracht der Tatsache, dass Wärmepumpen und ORCs z. T. unterschiedliche Anforderun-

gen an Arbeitsfluide stellen, erscheint es vernünftig, auch der Frage nachzugehen, ob aus  

getrennten Fluiden, die auf die einzelnen Prozesse angepasst sind, ein Vorteil z. B. in der Effizi-

enz resultiert. Auch zur Erörterung dieser Fragestellungen soll die vorliegende Arbeit einen Bei-

trag leisten. Ausgehend von den bereits beschriebenen Fluidoptimierungen für auf dem CR-Pro-

zess basierte SWS-Systeme mit unterschiedlichen Randbedingungen werden zunächst entschei-

dende Fluidparameter identifiziert und vielversprechende Parameterbereiche als Funktion der 

Speichertemperatur analysiert. Anschließend erfolgt für eine konstante Speichertemperatur von 

350 K die numerische Optimierung getrennter hypothetischer Arbeitsmittel für die Wärme-

pumpe und den ORC. Der Vergleich mit dem resultierenden Prozess für ein gemeinsames opti-

males hypothetisches Arbeitsfluid ermöglicht dann die Bewertung, ob der Einsatz getrennter 

Fluide prinzipiell einen thermodynamischen Vorteil mit sich bringt. Abschließend findet, eben-

falls für eine Speichertemperatur von 350 K, allerdings unter Berücksichtigung typischer isen-

troper Wirkungsgrade einzelner Komponenten, eine Auswahl existierender Fluide anhand einer 

Datenbank statt. Hierbei wird außerdem analysiert, welche Prozessrandbedingungen für die Flu-

idauswahl entscheidend sind. 

Der folgende Abschnitt 3.4 gibt zuerst eine Übersicht der Modellansätze und der durchgeführten 

Simulationen. Die Ergebnisse werden dann im Abschnitt 3.5 diskutiert, wobei eine Aufteilung 

in die Bereiche „Analyse des thermodynamischen Potenzials entlang verschiedener Speicher-

temperaturen“ (3.5.1) und „Einfluss des Fluides sowie Auswahl konkreter Fluide für eine kon-

stante Speichertemperatur“ (3.5.2) vorgenommen wurde. Das Kapitel 3 schließt mit einer  

Zusammenfassung (3.6). 

3.4  Modellbildung 

 Dieser Abschnitt behandelt die Grundlagen der Untersuchungen von SWS-Systemen, wie 

sie im Rahmen des Kapitels 3 durchgeführt werden. Zunächst wird im Unterabschnitt 3.4.1 die 
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Kreisprozessmodellierung inklusive aller wichtigen Berechnungen und Randbedingungen erläu-

tert. Darauf folgt dann (3.4.2) die Vorstellung der Fluidoptimierung inklusive der Beschreibung 

des Stoffdatenmodells sowie die Vorstellung der verwendeten Fluiddatenbank. Im Unterab-

schnitt 3.4.2 werden darüber hinaus auch die Parameterbereiche und Nebenbedingungen der Flu-

idoptimierungen definiert. Der Abschnitt 3.4.3 gibt schließlich eine Übersicht der betrachteten 

Prozesse und Szenarien. 

3.4.1 Kreisprozessmodellierung 

 Das im Folgenden betrachtete SWS-System besteht aus einer Kompressionswärmepumpe 

(Index: p), ausgeführt als Clausius-Rankine-Prozess, einem thermischen Speicher (Index: sp) 

und einer Wärmekraftmaschine, ausgeführt als ORC (Index: o). Die Abbildung 3-2 zeigt den 

schematischen Aufbau des Gesamtprozesses. Auf die dort gegebenen Bezeichnungen der  

Zustands- und Prozessgrößen wird im weiteren Verlauf Bezug genommen. Für den Expansions-

schritt im Wärmepumpenprozess werden zwei Fälle berücksichtigt, der Einsatz einer einfachen 

Drossel (isenthalpe Zustandsänderung) sowie der Einsatz eines Expanders, der als reversibel  

angenommen wird (isentrope Zustandsänderung). Für den thermischen Energiespeicher wird, 

unter technischen Gesichtspunkten, anfänglich nur ein Wärmeübertrager berücksichtigt, der von 

beiden Prozessen benutzt wird, sodass diese auch mit dem gleichen Fluid betrieben werden müs-

sen. Im weiteren Verlauf der Untersuchung wird diese Forderung verworfen und es wird analy-

siert, ob getrennte Fluide zu einem thermodynamischen Vorteil führen. In Anlehnung an die 

Arbeit von Thess [24], die hier als Grundlage dient, werden für die vorliegende Studie folgende 

Randbedingungen und Restriktionen definiert:  

(1) Sowohl der Speicher und die Umgebung sind isotherme Wärmereservoirs (0D) 

(2) Es gelten gleiche Belade- und Entladezeiten 

(3) Alle Komponenten inkl. des Speichers werden adiabat zur Umgebung angenommen 

(4) Verdichter, Pumpen und Expander sind reversibel oder haben einen konstanten isentro-

pen Wirkungsgrad 

(5) Alle Wärmeübertrager haben einen thermischen Widerstand von R = 2,5·10-4 K·W-1 

(6) Die Wärmeübertrager sind frei von Druckverlusten 
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Abbildung 3-2:  Prozessschaltbild des SWS-Systems mit Clausius-Rankine-Prozessen 

Die Wärmeströme von und auf die Kreisprozesse werden mit Hilfe mittlerer Temperaturdiffe-

renzen der Wärmeübertragungen unter der Annahme konstanter thermischer Widerstände R  

bestimmt. Die mittleren Temperaturdifferenzen werden hierbei über die Speicher- bzw. Umge-

bungstemperaturen und die thermodynamischen Mitteltemperaturen 𝑇̅i der entsprechenden  

Zustandsänderungen des Arbeitsfluids berechnet. Die thermodynamischen Mitteltemperaturen 

können jeweils durch die Gibb’sche Gleichung unter der Annahme einer isobaren Zustandsän-

derung bestimmt werden. Nachfolgend sind alle Wärmeströme angegeben:  
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𝑄̇H,o =
1

𝑅
(𝑇sp −

ℎ
 3o
− ℎ 

2o

𝑠
 3o
− 𝑠

 2o

), Gl. 3-8 

|𝑄̇L,o| =
1

𝑅
(
ℎ
 4o
− ℎ 

1o

𝑠
 4o
− 𝑠

 1o

− 𝑇U). Gl. 3-9 

Im Falle eines reinen Phasenwechsels entspricht die thermodynamische Mitteltemperatur der 

Sättigungstemperatur. Die Berechnung der molspezifischen Größen (unterstrichen) wie Enthal-

pie und Entropie folgt aus dem angewendeten Stoffdatenmodell (Abschnitt 3.4.2). 

Für die Leistungszahl des Wärmepumpenprozesses gilt nach Gl. 2-1 bis Gl. 2-5 

𝜀 =
|𝑄̇H,p|

𝑃net,p
=

ℎ 2p − ℎ 3p

(ℎ 2p − ℎ 1p) − (ℎ 3p − ℎ 4p)
, Gl. 3-10 

wobei die Enthalpiedifferenz ℎ 3p − ℎ 4p im Fall einer einfachen Drossel null ist. Der thermische 

Wirkungsgrad des ORC-Prozesses (Gl. 2-8 bis Gl. 2-12) ist definiert durch:  

𝜂 =
|𝑃net,o|

𝑄̇H,o
=
(ℎ 3o − ℎ 4o) − (ℎ 2o − ℎ 1o)

(ℎ 3o − ℎ 2o)
. Gl. 3-11 

Schließlich gilt für den Gesamtwirkungsgrad nach Gl. 2-15 unter Berücksichtigung der Bedin-

gungen (2) und (3):  

𝛹 =
|𝑊net,o|

𝑊net,p
=
𝑡belade
𝑡entlade⏟    
=1

·
|𝑃net,o|

𝑃net,p
= 𝜂 · 𝜀 ·

𝑄̇H,o

𝑄̇H,p⏟
=1

. 
Gl. 3-12 

Für beide Prozesse werden typische Randbedingungen für CR-Prozesse angenommen. Bei der 

Wärmepumpe sind dies die vollständige Kondensation (x3p = 0) und die vollständige Verdamp-

fung (x1p = 1) des Kältemittels. Gleiches gilt für den ORC: x1o = 0 und x3o = 1. Alle Verdamp-

fungs- und Kondensationstemperaturen sind über die definierten Randbedingungen (1)–(6) mit-

einander verknüpft. Durch die Wahl einer dieser Temperaturen lassen sich mit Hilfe der folgen-

den Gleichungen die weiteren drei Temperaturen bestimmen. Als Freiheitsgrad der Simulation 

wird hier die Verdampfungstemperatur des ORC Tvo angesetzt, diese wird z. T. variiert oder 

numerisch optimiert. Wird diese vorgegeben, kann mit Hilfe des nachfolgend formulierten Glei-

chungssystems zunächst die Kondensationstemperatur des ORC Tko numerisch bestimmt wer-

den. 

𝑝vo = 𝑝sat(𝑇vo) 

𝑝ko = 𝑝sat(𝑇ko) 
Gl. 3-13 
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ℎ
 1o
, 𝑠
 1o
= f(𝑝ko, 𝑥1o = 0) 

ℎ
 2o
, 𝑠
 2o
= f(𝑝vo, ℎ 1o, 𝑠 1o, 𝜂Pu

is ) 

ℎ
 3o
, 𝑠
 3o
= f(𝑝vo, 𝑥3o = 1) 

ℎ
 4o
, 𝑠
 4o
= f(𝑝ko, ℎ 3o, 𝑠 3o, 𝜂x1

is ) 

𝑄̇H,o =
1

𝑅
(𝑇sp −

ℎ
 3o
− ℎ 

2o

𝑠
 3o
− 𝑠

 2o

) 

|𝑄̇L,o| =
1

𝑅
(
ℎ
 4o
− ℎ 

1o

𝑠
 4o
− 𝑠

 1o

− 𝑇U) 

𝑛̇o =
𝑄̇H,o

ℎ
 3o
− ℎ 

2o

 

|𝑃x1| = 𝑛̇o · (ℎ 3o − ℎ 4o) 

|𝑃Pu| = 𝑛̇o · (ℎ 2o − ℎ 1o) 

𝑄̇H,o +𝑃Pu − |𝑃x1|− |𝑄̇L,o| = 0 

Hierbei entspricht 𝑛̇o dem Stoffmengenstrom des Arbeitsfluides. Die Zustände 2o und 4o beru-

hen auf den Eintrittszuständen, den Austrittsdrücken und den isentropen Wirkungsgraden der 

Pumpe 𝜂Pu
is  und des Expanders 1 𝜂x1

is . Die Berechnung dieser Zustände gehört zu den Grundlagen 

der thermodynamischen Kreisprozessrechnung und soll an dieser Stelle nicht weiter erläutert 

werden. 

Ein ähnliches Gleichungssystem lässt sich auch für den Wärmepumpenprozess aufstellen  

(Gl. 3-14), dessen Lösung dann zu der Kondensationstemperatur Tkp und der Verdampfungstem-

peratur Tvp der Wärmepumpe führt. Die Kopplung beider Prozesse folgt hierbei grundsätzlich 

aus der Forderung adiabater Wärmeübertrager (3) und gleicher Be- und Entladezeiten des Spei-

chers (2), woraus resultiert, dass auch die Wärmeströme |𝑄̇H,p| und 𝑄̇H,o gleich sein müssen. 

Unter der Annahme gleicher thermischer Widerstände (5) gilt schließlich für die thermodynami-

schen Mitteltemperaturen: 𝑇̅2p−3p = 𝑇̅2o−3o. 

𝑝vp = 𝑝sat(𝑇vp) 

𝑝kp = 𝑝sat(𝑇kp) 

ℎ
 1𝑝
, 𝑠
 1𝑝
= f (𝑝vp, 𝑥1p = 1) 

ℎ
 2𝑝
, 𝑠
 2𝑝
= f(𝑝kp, ℎ 1p, 𝑠 1p, 𝜂ver

is ) 

 

Gl. 3-14 
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ℎ
 3𝑝
, 𝑠
 3𝑝
= f (𝑝kp, 𝑥3p = 0) 

ℎ
 4𝑝
, 𝑠
 4𝑝
= f (𝑝vp, ℎ 3p, 𝑠 3p, 𝜂x2

is )     Expander 

ℎ
 4𝑝
= ℎ

 3p
;    𝑠

 4𝑝
= 𝑓 (𝑝vp, ℎ 3p)    Drossel 

|𝑄̇H,p| =
1

𝑅
(
ℎ
 2p
− ℎ 

3p

𝑠
 2p
− 𝑠

 3p

− 𝑇sp) 

 𝑄̇L,p =
1

𝑅
(𝑇U −

ℎ 1p − ℎ 4p

𝑠 1p − 𝑠 4p
) 

𝑛̇p =
|𝑄̇H,p|

ℎ
 2p
− ℎ 

3p

 

𝑃ver = 𝑛̇p · (ℎ 2p − ℎ 1p) 

|𝑃x2| = 𝑛̇p · (ℎ 3o − ℎ 4o)        optional 

|𝑄̇H,p| = 𝑄̇H,o 

𝑄̇L,p +𝑃ver
− |𝑃x2|− |𝑄̇H,p| = 0 

Nachdem die vier entscheidenden Prozesstemperaturen bestimmt sind, können die einzelnen  

Zustände der Prozesse mit Hilfe gewöhnlicher Kreisprozessrechnung (analog zu Gl. 3-13 und  

Gl. 3-14) berechnet werden. Die entscheidenden Prozessgrößen (Wärmeströme, Leistungen) fol-

gen dann aus den entsprechenden Energiebilanzen (Gl. 2-2 bis Gl. 2-5 und Gl. 2-9 bis Gl. 2-12).  

3.4.2 Fluidoptimierung und Fluidauswahl 

 Die hier vorgestellte und Anwendung findende Methode des Inverse Engineering bei der 

Fluidauswahl wurde bereits im Rahmen der Diplomarbeit [4] des Autors der vorliegenden Arbeit 

entwickelt und später publiziert [5,17]. Hier wurde ebenfalls aufgezeigt, wie, ausgehend von der 

Optimierung hypothetischer Fluide, effizient existierende Fluide ausgewählt werden können.  

Alternative Methoden des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl wurden bereits im voran-

gegangenen Abschnitt 3.2.3 diskutiert. 

Wie bereits beschrieben, soll die Optimierung hypothetischer Arbeitsfluide vorrangig nicht dazu 

genutzt werden, um existierende chemische Verbindungen zu identifizieren, vielmehr soll die 

Fluidoptimierung dazu beitragen, bei der Betrachtung von CR-Prozessen weitestgehend ideale 

Bedingungen herzustellen. Da im Gegensatz zu Carnot-Prozessen Clausius-Rankine-Prozesse 
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berechnet werden sollen, muss stets ein Arbeitsmittel definiert werden. Das ausgewählte  

Arbeitsmittel hat hierbei jedoch deutlichen Einfluss auf den Prozess und auch auf die Effizienz 

und umgekehrt führen variierte Prozessrandbedingungen (z. B. Speichertemperatur) dazu, dass 

ein konkretes Fluid ggf. nicht mehr geeignet ist. Um diesen Einfluss aus der folgenden Betrach-

tung auszuschließen, wird für jedes betrachtete Szenario (Tvo vorgegeben) stets ein hypotheti-

sches Arbeitsmittel (Parametersatz 𝑥⃗ ) unter Berücksichtigung definierter Parameterbereiche 

(𝑥⃗min , 𝑥⃗max ) und Nebenbedingungen 𝑔⃗(𝑥⃗) optimiert. Eine gleichzeitige Prozessoptimierung  

erfolgt hierbei nicht. Durch die definierten Randbedingungen und die Vorgabe einer ORC-Ver-

dampfungstemperatur sind die Prozesse vollständig definiert. Die Zielgröße der Optimierungen 

f(𝑥⃗) ist i. A. der Gesamtwirkungsgrad des SWS-Systems f(𝑥⃗) = Ψ(𝑥⃗), wobei später auch einzelne 

Fluide für die Wärmepumpe und den ORC optimiert werden. Die Zielgrößen sind dann die Leis-

tungszahl f(𝑥⃗) = ε(𝑥⃗) bzw. der thermische Wirkungsgrad f(𝑥⃗) = η(𝑥⃗). Die Optimierungsvor-

schrift lautet demnach:  

max
𝒙⃗⃗⃗
    f(𝑥⃗⃗⃗) 

             𝑔⃗(𝑥⃗) < 0 

             𝑥⃗⃗⃗min ≤ 𝑥⃗⃗⃗ ≤ 𝑥⃗⃗⃗max  

Gl. 3-15 

Als Optimierungsroutine kommt im Rahmen dieser Arbeit der NLP-Algorithmus (Non Linear 

Programming) in Kombination mit dem „ralg“-Löser des OpenOpt-Netwerkes [55] zum Einsatz. 

Der „ralg“-Algorithmus basiert auf der Methode von Shor und Zhurbenko [56] und wurde von 

Dimitrey L. Kroshko implementiert [55]. Mathematisch wird die Methode als Subgradienten-

Methode mit Raumtransformation bezeichnet und gehört prinzipiell zur Gruppe der Quasi-

Newton-Verfahren.  

Die Art und Anzahl der fluiddefinierenden Parameter 𝑥⃗ hängt prinzipiell von dem verwendeten 

Stoffdatenmodell ab. Das hier benutzte Modell basiert auf der kubischen Zustandsgleichung von 

Peng und Robinson [57] und der temperaturabhängigen molspezifischen isobaren Wärmekapa-

zität des idealen Gases 𝑐 p
IG(𝑇) und gehört zu den etablierten Stoffdatenmodellen [5,18,58,59]. 

Für die Bestimmung der temperaturabhängigen Dampfdrücke wird die Ambrose-Walton- 

Methode verwendet [60], da diese, mit Blick auf die Auswahl existierender Fluide, auch leicht 

in Tabellenkalkulationsprogrammen angewendet werden kann. Alle verwendeten Gleichungen 

sind im Abschnitt 6.1.1 des Anhangs angegeben und das vollständige Programm zur Berechnung 

der Stoffdaten ist dem elektronischen Material (Abschnitt 6.3) beigefügt. Aus diesem Modell 

resultieren schließlich die kritische Temperatur Tc, der kritische Druck pc, die Azentrizität ω 
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sowie Koeffizienten für 𝑐 p
IG(𝑇) als fluiddefinierende Parameter. Im Rahmen der Optimierungen 

wird 𝑐 p
IG(𝑇) durch eine lineare Funktion approximiert, sodass für den Vektor der fluiddefinie-

renden Parameter schließlich folgt:  

𝑥⃗ = [𝑇𝑐, 𝑝𝑐, 𝜔, 𝑐 𝑝,𝐴
𝐼𝐺 , 𝑐 𝑝,𝐵

𝐼𝐺 ]
𝑇
, 

wobei 𝑐 𝑝,𝐴
𝐼𝐺  dem Achsenabschnitt und 𝑐 𝑝,𝐵

𝐼𝐺  der Steigung entsprechen. Neben den Dampfdrücken 

ermöglicht dieses Stoffdatenmodell die Berechnung des molspezifischen Volumens 𝑣, der mol-

spezifischen Enthalpie ℎ und der molspezifischen Entropie 𝑠 als Funktionen von T, p und des 

Dampfgehalts x (Zweiphasengebiet). 

 

Abbildung 3-3:  Ausgewählte Stoffdaten aller Fluide der Fluiddatenbank sowie Parameterbereiche der 

Fluidoptimierungen 

Zur Abschätzung sinnvoller Parameterbereiche steht eine Fluiddatenbank mit insgesamt 343 

Datensätzen unterschiedlicher Stoffgruppen zur Verfügung, die aus den Quellen [61–63] zusam-

mengestellt wurde und später auch Grundlage für die Fluidauswahl ist. Die Datenbank ist dem 

elektronischen Material beigefügt (Abschnitt 6.3) und beinhaltet neben den kritischen Parame-

tern und der Azentrizität auch die molare Masse sowie fünf Koeffizient für ein 𝑐 p
IG(𝑇)-Polynom. 

Die Abbildung 3-3 zeigt für die 343 Datensätze der Datenbank a: die kritische Temperatur, auf-

getragen gegen den kritischen Druck für verschiedene Parameterbereiche der Azentrizität, und 

b: die molspezifische isobare Wärmekapazität des idealen Gases bei 300 K, aufgetragen für  

deren Steigung bei 300 K (Referenzwerte). Außerdem eingezeichnet sind die ausgewählten  

Parameterbereiche, die zudem in der Tabelle 3-1 aufgelistet sind. Bei der Wärmekapazität  
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(Optimierung: lineare Funktion) bezieht sich in Tabelle 3-1 der Parameter 𝑐 𝑝,𝐴
IG  auf den Achsen-

abschnitt und 𝑐 𝑝,𝐵
IG  auf die Steigung. Der eigentliche zulässige Parameterbereich 𝑐 p

IG(300  K) 

wird über die Nebenbedingungen definiert. Der Parameterbereich der kritischen Temperatur ist 

in Richtung niedriger Werte nicht statisch definiert und richtet sich nach der betrachteten Spei-

chertemperatur (Tc,min = Tsp + 20 K). Anhand der Abbildung 3-3 wird deutlich, dass die meisten 

Fluide der Datenbank innerhalb der ausgewählten Parameterbereiche liegen. Fluide, die außer-

halb dieser Bereiche liegen, sind i. A. auf Grund ihrer thermodynamischen Eigenschaften nicht 

von Interesse. So werden z. B. sehr kleine Wärmekapazitäten (bei 300 K) nur von sehr kleinen 

Molekülen oder einatomigen Gasen wie Helium erreicht, die im interessanten T-p-Bereich nicht 

kondensierbar sind. Hingegen sind die chemischen Verbindungen mit sehr großen Wärmekapa-

zitäten meist Feststoffe oder Fluide mit hohen Siedepunkten bzw. niedrigen Dampfdrücken (bei 

Standardbedingungen), wie beispielsweise Decamethyltetrasiloxane (MD2M). 

Tabelle 3-1: Zulässige Parameterbereiche innerhalb der Fluidoptimierungen und -auswahl. 

Parameter Definitionsbereich 

Tc  (K) Tsp + 20 K< Tc < 700 

pc  (MPa) 3,0 < pc < 12,0 

ω  (-) 0,1 < ω < 0,5 

𝑐
 𝑝_𝐴
IG   (J·mol-1·K-1) 8,0 < 𝑐

 𝑝_𝐴
𝐼𝐺  < 130,0 

𝑐
 𝑝_𝐵
IG   (J·mol-1·K-2) 0,09 < 𝑐

 𝑝_𝐵
𝐼𝐺  < 0,6 

 

In Anlehnung an übliche Prozessrandbedingungen von Wärmepumpen und ORCs unterliegen 

alle Optimierungen den in Tabelle 3-2 gegebenen Nebenbedingungen g(𝑥⃗), die als Unglei-

chungsbeschränkungen ausgeführt werden. Im Falle der Betrachtung eines einzelnen Wärme-

pumpenprozesses wird die Nebenbedingung g6(𝑥⃗) und im Falle eines einzelnen ORC wird die 

Nebenbedingung g5(𝑥⃗) ausgeschlossen. Die untere Grenze des zulässigen Systemdrucks ist zu-

nächst auf 100 kPa gesetzt, um im Falle einer Leckage das Einsaugen von Luft in die Anlage zu 

vermeiden, was vor allem bei brennbaren Kältemitteln eine übliche Sicherheitsvorkehrung ist. 

Später wird der minimal zulässige Druck alternativ auf 10 kPa reduziert, um zu untersuchen, ob 

die Fluidauswahl von der unteren Druckbegrenzung deutlich beeinflusst wird. Hinsichtlich der 

Erwartung, dass SWS-Systeme vornehmlich nicht in Privathaushalten, sondern im Bereich der 

Industrie Anwendung finden werden, wurde der maximal zulässige Druck auf 6 MPa gesetzt, da 

solche Drücke unter professioneller Kontrolle problemlos handhabbar sind.  
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Tabelle 3-2: Nebenbedingungen der Fluidoptimierungen und der Fluidauswahl 

Nr. Beschreibung Bedingung 

g1 Minimaler Systemdruck 100 kPa - psys < 0 

g1a* Minimaler Systemdruck 10 kPa - psys < 0 

g2 Maximaler Systemdruck psys - 6 MPa < 0 

g3 Minimale Wärmekapazität bei 300 K 35 J·mol-1·K-1 - 𝑐
 𝑝
𝐼𝐺(300𝐾) < 0 

g4 Maximale Wärmekapazität bei 300 K 𝑐
 𝑝
IG(300𝐾) - 150 J·mol-1·K-1 < 0 

g5 Überhitzter Dampf am Verdichteraustritt ℎ (𝑝2p, 𝑥 = 1)− ℎ2p < 0 

g6  Minimaler Dampfgehalt Expanderaustritt ℎ(𝑝4o, 𝑥 = 0,9)− ℎ4o < 0 

*Optional bei der Fluidauswahl 

 

Das eigentliche Prozedere bei der Methode des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl [5] 

sieht nach den Optimierungen das Anpassen mehrerer Polynome vor, die den zu erwartenden 

Wirkungsgrad als Funktion der entscheidenden Fluidparameter (meist Tc, ω und 𝑐 𝑝
IG) berechnen. 

Mit Hilfe dieser Polynome können dann auch sehr große Datenbanken nach aussichtsreichen 

Fluiden in kurzer Zeit durchsucht werden. Auf Grund des geringen Umfangs der hier verwende-

ten Fluiddatenbank (343 Datensätze) wird auf dieses Prozedere verzichtet und stattdessen wird 

jedes Fluid direkt in der Prozesssimulation betrachtet. Hierbei gelten neben der Voraussetzung 

unterkritischer Prozesse ebenfalls die Nebenbedingungen nach Tabelle 3-2. Die Ergebnisse mit 

den optimalen hypothetischen Fluiden werden dann als optimaler Vergleichspunkt herangezo-

gen. Für weitere Informationen zur Methode der Fluidauswahl anhand optimaler Fluidparameter 

wird auf [5] verwiesen. 

3.4.3 Übersicht der betrachteten Szenarien 

 In diesem Abschnitt wird eine kurze Übersicht der nachfolgend betrachteten Prozesse und 

Szenarien gegeben. Auf die hier definierten Bezeichnungen wird im Folgenden Bezug genom-

men. 

Als Grundlage für die hier durchgeführten Studien gilt die Arbeit von Thess [24], die bereits im 

Abschnitt 3.2.2 diskutiert wurde und die im Folgenden häufig als Vergleich herangezogen wird. 

Im Abschnitt 6.1.2 des Anhangs ist das Berechnungsschema der Prozesstemperaturen als Funk-

tion der Speichertemperatur für das Thess’sche Modell [24] erläutert. 

Im Vordergrund dieses Kapitels stehen allerdings SWS-Systeme, bestehend aus einer Wärme-

pumpe und einem ORC, ausgeführt als CR-Prozesse. Alle nachfolgend beschriebenen Prozesse 
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unterliegen den in Abschnitt 3.4.1 gegebenen Randbedingungen und Restriktionen und die Flu-

idoptimierungen werden analog zum Abschnitt 3.4.2 durgeführt. 

Sz 1 – CR-Prozesse mit Prozesstemperaturen aus Thess [24]:  

Basis für die Untersuchung ist die Publikation von Thess [24], jedoch werden die Carnot-Pro-

zesse (bei maximaler Leistungsabgabe des ORC) unter Beibehaltung der Prozesstemperaturen 

nach Thess [24] (Abschnitt 6.1.2) in CR-Prozesse überführt. Für jede betrachtete Speichertem-

peratur wird hierbei eine Fluidoptimierung mit dem Gesamtwirkungsgrad als Zielgröße durch-

geführt. Für die Expansion im Wärmepumpenprozess wird sowohl eine isenthalpe als auch eine 

isentrope Zustandsänderung betrachtet. 

Sz 2 – CR-Prozesse mit irreversiblen Wärmeübertragungen und sonst reversiblen Kompo-

nenten:  

Dieses Szenario betrachtet CR-Prozesse mit irreversiblen Wärmeübertragungen, jedoch werden 

die Komponenten wie Pumpe, Expander und Verdichter als ideal angenommen. Die Verdamp-

fungstemperatur des ORC ist als Freiheitsgrad definiert und wird als bestimmende Größe für die 

Effizienz und abgegebene Leistung des ORC gezielt variiert. Für jede betrachtete ORC-Ver-

dampfungstemperatur wird ein optimales hypothetisches Fluid (gemeinsames Fluid) hinsichtlich 

des Gesamtwirkungsgrades ermittelt. Die Berechnung der weiteren Prozesstemperaturen erfolgt, 

wie im Abschnitt 3.4.1 beschrieben. Aus den Variationen der Prozesstemperaturen werden zwei 

Spezialfälle extrahiert: SWS-System bei maximaler Leistungsabgabe des ORC und bei 80 % der 

maximalen Leistungsabgabe. Für die Expansion in der Wärmepumpe wird hier stets eine isent-

halpe Zustandsänderung angenommen. 

Sz 3 – CR-Prozesse mit irreversiblen Komponenten:  

Als einzige Erweiterung zum Szenario 2 werden nun typische isentrope Wirkungsgrade für  

einige Komponenten berücksichtigt. Für die Speisepumpe des ORC beträgt dieser 𝜂Pu
is  = 0,9 und 

für den Verdichter der Wärmepumpe und den Expander des ORC wird ein Wert von 

𝜂Ver
is  = 𝜂x1

is  = 0,7 angenommen. Auch im Szenario 3 finden der Fall der maximalen Leistungsab-

gabe sowie der Prozess mit 80 % der maximalen Leistungsabgabe besondere Berücksichtigung. 

Sz 4 – CR-Prozesse mit irreversiblen Komponenten und unterschiedlichen Fluiden:  

Grundlage hier ist das Szenario 3, jedoch werden nun für die Wärmepumpe und den ORC  

getrennte hypothetische Fluide optimiert. Auch hier findet eine Variation der ORC-Verdamp-

fungstemperatur statt, wobei die Kopplung der Prozesstemperaturen (beider Prozesse) erhalten 

bleibt. Für eine vorgegeben ORC-Verdampfungstemperatur werden zunächst das ORC-Fluid 

hinsichtlich des maximalen thermischen Wirkungsgrades und anschließend das Wärmepumpen-
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Fluid hinsichtlich der maximalen Leistungszahl optimiert. Auch hier werden ausschließlich die 

beiden Fälle – maximale Leistung und 80 % der maximalen Leistung – betrachtet. 

Die spätere Auswahl existierender Fluide stützt sich auf den Prozess des Sz3 mit 

Pnet,o = 0,8·Pnet,o,max, wobei die ORC-Verdampfungstemperatur, die aus der Betrachtung mit  

hypothetischen Fluiden resultierte, als konstant angenommen wird. Die weiteren Prozesstempe-

raturen werden dann, abhängig vom betrachteten Fluid, gemäß dem Abschnitt 3.4.1 berechnet. 

3.5  Ergebnisse 

 Die Ergebnisse der beschriebenen Simulation sind in zwei Abschnitte gegliedert. Der Ab-

schnitt 3.5.1 behandelt zunächst die Evaluierung des grundsätzlichen thermodynamischen  

Potenzials sowie auf die Analyse entscheidender Prozessgrößen von SWS-Systemen. Hierbei 

werden die Szenarien Sz1 und Sz2 (Abschnitt 3.4.3) für unterschiedliche Speichertemperaturen 

betrachtet. Der darauffolgende Abschnitt 3.5.2 behandelt differenzierte Betrachtungen exempla-

risch für eine Speichertemperatur von 350 K. Im Fokus stehen der Einfluss von Irreversibilitäten, 

thermodynamische Anforderungen an optimale Fluide sowie die Auswahl potenzieller existie-

render Arbeitsmittel. Hauptsächlich werden hier die Szenarien Sz3 und Sz4 diskutiert. 

3.5.1 Analyse des thermodynamischen Potenzials entlang 

verschiedener Speichertemperaturen 

Zunächst sollen Szenarien betrachtet werden, die stark an die Arbeit von Thess [24]  

anknüpfen. Aus seiner Analyse von Carnot-Prozessen mit irreversiblen Wärmeübertragungen 

resultieren unter den dort definierten Randbedingungen (z. B. maximale Leistung) für jede Spei-

chertemperatur spezifische Prozesstemperaturen (Verdampfungs- und Kondensationstemperatu-

ren) der Wärmepumpe und des ORC. Das Berechnungsschema sowie die resultierenden Tempe-

raturen sind im Abschnitt 6.1.2 des Anhangs erläutert bzw. dargestellt. Nachfolgend werden 

diese Prozesstemperaturen übernommen, allerdings werden die Carnot-Prozesse in CR-Prozesse 

mit irreversiblen Wärmeübertragungen überführt (Sz1). Die ursprünglichen Annahmen von 

Thess [24] haben hierbei grundsätzlich weiterhin Gültigkeit (Abschnitt 3.2.2) und für die CR-

Prozesse werden typische Randbedingungen (z. B. vollständige Kondensation und Verdamp-

fung, Abschnitt 3.4.1) definiert, wobei die Komponenten Pumpe, Verdichter und Expander als 

reversibel berücksichtigt werden. Für den Expansionsschritt der Wärmepumpe werden zwei un-

terschiedliche Fälle betrachtet. Analog zum Carnot-Prozess ist dies zum einen der Einsatz eines 
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reversiblen Expanders (s3p = s4p) und mit Bezug auf die Praxis zum anderen der Einsatz einer 

einfachen Drossel (h3p = h4p). Im Gegensatz zu Carnot-Prozessen bedarf die Berechnung von 

Clausius-Rankine-Prozessen der Definition eines Arbeitsfluides. Um auch weiterhin ideale Be-

dingungen herzustellen, wird für jede betrachtete Speichertemperatur ein hypothetisches Fluid 

mit dem Ziel des maximalen Gesamtwirkungsgrades optimiert (Abschnitt 3.4.2).  

 

Abbildung 3-4:  Gesamtwirkungsgrade (a) und thermische Wirkungsgrade des ORC sowie Leistungszahlen 

der Wärmepumpe (b), aufgetragen für die Speichertemperatur als Ergebnis aus [24] 

(Carnot-IW) und für CR-Prozesse (Sz1) 

Die Abbildung 3-4 zeigt nun die Ergebnisse der Simulationen. Das linke Diagramm (a) stellt 

hierbei die Gesamtwirkungsgrade und das rechte Diagramm (b) die Wirkungsgrade bzw. Leis-

tungszahlen der Einzelprozesse als Funktion der Speichertemperatur dar. In beiden Fällen wer-

den sowohl die beiden CR-Prozess-Szenarien (Sz1) sowie die Ergebnisse von Thess [24]  

berücksichtigt. Für Speichertemperaturen oberhalb von Tsp = 410 K konnten innerhalb der De-

finitionsbereiche (Tabelle 3-1) keine Fluidparameterkombination mehr gefunden werden, die die 

Randbedingungen (Tabelle 3-2) erfüllen. Zunächst wird deutlich, dass die Verläufe der Gesamt-

wirkungsgrade über der Speichertemperatur eine abweichende Charakteristik aufweisen, wenn 

CR-Prozesse betrachtet werden. Ausgehend von den Carnot-Prozessen wird der Anstieg der  

Gesamtwirkungsgrade mit der Speichertemperatur für den Fall von CR-Prozessen mit isentroper 

Drosselung deutlich gedämpft. Für den Fall einer isenthalpen Drosselung in der Wärmepumpe 

findet sogar eine Umkehr statt, der Gesamtwirkungsgrad sinkt nun kontinuierlich mit steigender 
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Speichertemperatur. Ähnliche Ergebnisse wurden ebenfalls von anderen Autoren in ihren Fall-

studien gefunden [25,43]. Der Transfer von Carnot-Prozessen zu Clausius-Rankine-Prozessen 

stellt i. A. einen entscheidenden Schritt hin zu realen Bedingungen dar, da hier technische Rest-

riktionen, wie beispielsweise die in diesem Zusammenhang als problematisch zu bewertende 

Expansion im ORC-Expander innerhalb des Zweiphasengebietes, Berücksichtigung finden. Auf 

Grundlage der Ergebnisse lässt sich demnach folgern, dass eine zentrale Forderung an thermo-

dynamische Vergleichsprozesse, die zumindest qualitative Übertragbarkeit der Erkenntnisse auf 

reale Prozesse, auch durch die Kombination von Carnot-Prozessen mit irreversiblen Wärmeüber-

tragungen im Falle von SWS-Systemen nicht erfüllt wird. Für die Einzelprozesse hingegen ist 

die Übertragbarkeit der Ergebnisse bekanntermaßen gegeben, wie in Abbildung 3-4b dargestellt. 

In allen Fällen sinkt die Leistungszahl der Wärmepumpe und steigt der Wirkungsgrad der Wär-

mekraftmaschine für höhere Speichertemperaturen. Vergleicht man zunächst die Leistungszah-

len der Carnot-Prozesse mit denen der CR-Prozesse bei isentroper Drosselung, zeigt sich, dass 

die genauen Werte nur marginal voneinander abweichen, was in der Abbildung auf Grund der 

Skalierung jedoch kaum ersichtlich ist. Eine größere Abweichung ergibt sich jedoch beim ORC-

Prozess. Der Anstieg des Wirkungsgrades ist hier gegenüber dem Carnot-Prozess leicht  

gedämpft, was dann auch schließlich zu der Dämpfung des Anstiegs des Gesamtwirkungsgrades 

(Abbildung 3-4a) führt. Ursächlich sind die Abweichungen auf Änderungen der thermodynami-

schen Mitteltemperaturen der Wärmeübertragungen bei hoher Temperatur zurückzuführen, was 

gut anhand von T-s-Diagrammen erläutert werden kann. Die Abbildung 3-5 zeigt die T-s-Dia-

gramme des Wärmepumpenprozesses (links) und des ORC (rechts) als Teil eines SWS-Systems 

exemplarisch für eine Speichertemperatur von Tsp = 380 K. Darüber hinaus sind auch die zuge-

hörigen Carnot-Prozesse eingezeichnet. Das berücksichtigte Arbeitsfluid entspricht dem Opti-

mum, gemäß den Randbedingungen bei der betrachteten Speichertemperatur. Beginnend bei 

dem Wärmepumpenprozess mit isentroper Drosselung zeigt sich als einziger Unterschied zum 

Carnot-Prozess eine kleine Überhitzung des Fluids am Verdichteraustritt (Zustand 2p). Diese 

führt dazu, dass die thermodynamische Mitteltemperatur der Zustandsänderung im Kondensator 

(2p–3p) leicht gegenüber der eigentlichen Kondensationstemperatur erhöht wird, was bei einer 

Wärmepumpe nach Carnot prinzipiell zu einer Verringerung der Leistungszahl führt. Konkret 

ist die Leistungszahl für die Speichertemperatur von 380 K um rund 0,4 % von ε = 3,38 (Carnot) 

auf ε = 3,367 (Clausius-Rankine) reduziert. Größere Unterschiede zeigen sich beim ORC-Pro-

zess. Im Falle eines Carnot-Prozesses findet die reversible Kompression im Zweiphasengebiet 

statt und das Fluid tritt dann als gesättigte Flüssigkeit in den Verdampfer ein. Beim CR-Prozess 

findet hingegen eine vollständige Kondensation statt, sodass die Kompression (1o–2o) im Gebiet 
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der unterkühlten Flüssigkeit vollzogen wird und das Fluid schließlich auch als unterkühlte Flüs-

sigkeit bei deutlich geringerer Temperatur in den Wärmeübertrager (Verdampfer) eintritt. Hier-

durch wird die thermodynamische Mitteltemperatur bei der Wärmeübertragung reduziert, was 

zu einer Verringerung des thermischen Wirkungsgrades führt. Bei kleinen Speichertemperaturen 

ist dieser Effekt auf Grund der ohnehin geringen Spreizung zwischen Verdampfungs- und Kon-

densationstemperaturen nur wenig ausgeprägt, gewinnt aber für steigende Speichertemperaturen 

zunehmend an Bedeutung. Dies zeigt sich auch in der größer werdenden Abweichung des ther-

mischen Wirkungsgrades für höhere Speichertemperaturen (Abbildung 3-4b) und ist auch maß-

geblich für die Dämpfung des Anstiegs des Gesamtwirkungsgrades (Abbildung 3-4a) verant-

wortlich. 

Wird anstelle einer isentropen Expansion in der Wärmepumpe eine isenthalpe Expansion  

berücksichtigt, zeigt das T-s-Diagramm (Abbildung 3-5) deutlich, dass eine zusätzliche Irrever-

sibilität auftritt, die dann auch zu einer sichtbaren Reduktion der jeweiligen Leistungszahl  

(Abbildung 3-4b) führt. Die Entropieproduktion in der Drossel nimmt hierbei ebenfalls mit stei-

gender Speichertemperatur zu, was schließlich in dem jetzt sinkenden Verlauf des Gesamtwir-

kungsgrades mit der Speichertemperatur resultiert (Abbildung 3-4a). 

 

Abbildung 3-5:  T-s-Diagramme der Wärmepumpenprozesse (links) und ORC-Prozesse (rechts) für eine 

Speichertemperatur von 380 K, Sz1 und zugehörige Carnot-Prozesse 

Insgesamt betrachtet liegen die prognostizierten Gesamtwirkungsgrade für beide CR-Prozess-

Szenarien deutlich unter 40 % und führen, insofern diese Werte als sinnvolle thermodynamische 

Grenze betrachtet werden können, zu einer schwachen Bewertung des Potenzials dieser Techno-

logie. Allerdings unterlagen die bisher betrachteten Prozesse, analog zu Thess [24], speziellen 
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Randbedingungen (Abschnitt 3.2.2), die ggf. bei der Evaluierung des grundsätzlichen Potenzials 

oder eines sinnvollen thermodynamischen Limits nicht gerechtfertigt sind. Vor allem als kritisch 

zu bewerten ist hierbei die Vorgabe der maximalen Leistungsabgabe des ORC.  

Einen ähnlichen Ansatz, wie er von Thess [24] für SWS-Systeme verfolgt wurde, haben bereits 

die Autoren Curzon und Ahlborn [32] für eine einzelne Wärmekraftmaschine angewendet. Der 

Grundgedanke rührte daher, dass der eigentliche Carnot-Prozess zwar den bestmöglichen Wir-

kungsgrad beschreibt, allerdings auf Grund der reversiblen Wärmeübertragungen von der Wär-

mekraftmaschine keine Leistung abgegeben wird. Führt man durch Temperaturdifferenzen Irre-

versibilitäten bei den Wärmeübertragungen ein, zeigt sich, dass eine Erhöhung dieser Differen-

zen, vor allem bei dem hohen Temperaturniveau, in einem Anstieg des auf den Prozess übertra-

genen Wärmestroms sowie in einer Reduktion des inneren Wirkungsgrades resultiert. Das Pro-

dukt aus dem Prozesswirkungsgrad und dem übertragenen Wärmestrom, welches der abgegebe-

nen Nettoleistung entspricht, verläuft dann durch ein Maximum. Curzon und Ahlborn [32] fol-

gerten, dass dieser Betriebspunkt bei maximaler Leistungsabgabe eine sinnvollere thermodyna-

mische Grenze darstellt als der eigentliche Carnot-Prozess. Allerdings hat sich auch hier später 

gezeigt, dass Leistungsabgabe und thermischer Wirkungsgrad zu einer Pareto-Front führen, bei 

der die Forderung nach maximaler Leistungsabgabe in einer deutlichen Reduktion des Wir-

kungsgrades resultiert, sodass der Curzon- und Ahlborn-Prozess kein sinnvolles thermodynami-

sches Limit beschreibt, vor allem auch, da der Wirkungsgrad z. T. von realen Anlagen übertrof-

fen wird [64]. 

Ausgehend hiervon soll nachfolgend auch für auf dem CR-Prozess basierte SWS-Systeme der 

Zusammenhang zwischen Leistungsabgabe des ORC und Gesamtwirkungsgrad analysiert wer-

den. Hierzu wird wieder die Kombination zweier einfacher Clausius-Rankine-Prozesse mit irre-

versiblen Wärmeübertragungen und isenthalper Drosselung und einem isothermen thermischen 

Speicher betrachtet. Die Prozesstemperaturen werden jetzt allerdings nicht mehr aus der Unter-

suchung von Thess [24] übernommen, vielmehr wird die Verdampfungstemperatur des ORC so 

variiert, dass die Temperaturdifferenz der Wärmeübertragung kontinuierlich verringert wird. Die 

übrigen Prozesstemperaturen werden dann gemäß Abschnitt 3.4.1 berechnet. Um weiterhin ide-

ale Bedingungen herzustellen, wird für jede betrachtete Verdampfungstemperatur stets ein  

hypothetisches Fluid neu optimiert. Entsprechend den eingeführten Bezeichnungen (Abschnitt 

3.4.3) handelt es sich bei diesem Szenario um das Szenario Sz2. Resultierend aus den Simulati-

onen zeigt die Abbildung 3-6 den Gesamtwirkungsgrad, aufgetragen für die mit dem Maximal-

wert normierte Nettoleistung des ORC, exemplarisch für eine Speichertemperatur von 350 K. 
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Die Kreise stellen hierbei die diskreten Datenpunkte der Simulationen dar und die gestrichelte 

Linie resultiert aus einer polynomischen Anpassung.  

 

Abbildung 3-6:  Gesamtwirkungsgrad, aufgetragen gegen die mit dem Maximalwert normierte Leistung für 

eine Speichertemperatur von 350 K, Sz2 

Es zeigt sich, dass Leistungsabgabe und Gesamtwirkungsgrad auch für SWS-Systeme in einer 

Pareto-Front resultieren. Betrachtet man den Bereich interessanter Wirkungsgrade oberhalb von 

Ψ(Pnet,o,max), wird deutlich, dass die Steigung (im Betrag) der Kurve in Richtung maximaler Leis-

tung deutlich ansteigt und somit die Forderung nach maximaler Leistungsabgabe kostspielig  

bezüglich des Wirkungsgrades ist. Ein guter Kompromiss, vor allem auch vor dem Hintergrund, 

dass die Leistung ohnehin über die Anlagengröße skalierbar ist, könnte eine reduzierte Leistung 

von 80 % sein. Gegenüber dem Betriebspunkt bei maximaler Leistung wird der Gesamtwir-

kungsgrad dann von Ψ(Pnet,o,max) = ,31 auf Ψ(Pnet,o,80) = 0,50 gesteigert, was einem relativen 

Anstieg von 61 % entspricht. Dieser Kompromissprozess mit 80 % der jeweils maximal mögli-

chen Nettoleistung wird auch nachfolgend weiterhin Berücksichtigung finden und fortan mit 

Pnet,o,80 bezeichnet. Die Analyse zeigt, dass bereits ein geringer Verzicht bei der Leistungsabgabe 

bzw. die Bereitschaft, die Anlagengröße zu erhöhen, zu einem deutlich gesteigerten Wirkungs-

grad führt, sodass die Optimierung nach maximaler Leistungsabgabe im Zuge der Beschreibung 

eines idealen Vergleichsprozesses, der auch das thermodynamische Limit der Effizienz abbilden 

soll, nicht gerechtfertigt ist. 

Die beschriebene Analyse wurde ebenfalls auf weitere Speichertemperaturen angewendet und es 

ergab sich stets ein ähnliches Bild. Resultierend aus diesen Simulationen zeigt die Abbildung 
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3-7 die kalkulierten Gesamtwirkungsgrade (a) und Leistungen (b), jeweils als Funktion der Spei-

chertemperatur, für die Randbedingung maximaler Leistungsabgabe und für den Kompromiss-

prozess Pnet,o,80. Die Punkte repräsentieren wieder die explizit simulierten Speichertemperaturen 

und die Linien entsprechen Anpassungskurven. Die leichten Fluktuationen der Datenpunkte sind 

numerischen Ursprungs und dem Konvergenzkriterium der Optimierungen geschuldet. Als Ver-

gleich enthält die Abbildung 3-7 darüber hinaus nochmals die Ergebnisse aus der Untersuchung 

von Thess [24] (Carnot IW). 

 

Abbildung 3-7:  Gesamtwirkungsgrade (a) und Nettoleistungen (b) als Funktion der Speichertemperaturen 

für CR-Prozesse (Sz2) verschiedener Leistungsabgaben und für die Carnot-Prozesse 

resultierend aus [24] 

Zunächst zeigt die Abbildung 3-7a, dass in beiden simulierten Fällen der Gesamtwirkungsgrad, 

analog zu den vorherigen Ergebnissen und konträr zu Thess [24], mit steigender Speichertempe-

ratur deutlich sinkt. Die kalkulierten Wirkungsgrade für den Prozess bei maximaler Nettoleis-

tung sind den vorherigen Ergebnissen (Abbildung 3-4a), bei denen die Prozesstemperaturen aus 

der Studie von Thess [24] übernommen wurden (Sz1), sehr ähnlich, jedoch zeigt die Abbildung 

3-7b nun auch die kalkulierten Nettoleistungen. Demnach steigt die Nettoleistung in allen Sze-

narien exponentiell mit der Speichertemperatur, wobei zwischen den Ergebnissen der Berech-

nung für Carnot-Prozesse und denen für Clausius-Rankine-Prozesse, beide mit irreversibler 

Wärmeübertragung bei maximaler Leistung, kaum Unterschiede vorhanden sind. Beide zeigen 

für eine Speichertemperatur von 300 K, die nahe an der Temperatur der Wärmesenke liegt 

(TU = 298,15 K), minimale Leistungen im Bereich von ca. 6 W, wobei diese für die größte  
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betrachtete Speichertemperatur von 430 K um ein Vielfaches auf ca. 24 kW erhöht ist. Infolge-

dessen sind kleine Speichertemperaturen, obwohl diese die höchsten Wirkungsgrade aufzeigen, 

auf Grund der extrem geringen Leistungen voraussichtlich nicht interessant. Vielmehr muss stets 

ein Kompromiss zwischen gewünschter Leistungsabgabe, die häufig durch die Anlagengröße 

mit den Investitionskosten verbunden ist, und erzielbarem Gesamtwirkungsgrad, der maßgeblich 

die Betriebskosten beeinflusst, gefunden werden. Ein solcher Kompromiss unterliegt dann aller-

dings, wie beschrieben, i. A. nicht thermodynamischen, sondern anderen, ggf. ökonomischen 

Kriterien. Vergleicht man nun die CR-Prozesse bei maximaler Leistungsabgabe mit denen bei 

reduzierter Leistung Pnet,o,80, resultiert, dass die kleine Reduktion der geforderten Leistungsab-

gabe um 20 % zu im Mittel um 58 % höheren Gesamtwirkungsgraden führt. Dies bekräftigt 

nochmals, dass die Optimierung nach maximaler Leistungsabgabe im Zuge der Ermittlung ther-

modynamischer Grenzen in der Effizienz kein sinnvolles Ziel darstellt. Natürlich definiert auch 

der hier angeführte Prozess bei reduzierter Leistung kein absolutes thermodynamisches Opti-

mum, da dieses bekanntermaßen stets Ψ = 1 ist (Abschnitt 3.1). Allerdings geben die kalkulierten 

Wirkungsgrade eine gute Orientierung, welche Effizienz unter weitestgehend idealen Bedingun-

gen zu erreichen ist, und diese können zum Vergleich realer Wirkungsgrade aus experimentellen 

Untersuchungen oder aus Fallstudien herangezogen werden.  

Insgesamt führen die ermittelten Wirkungsgrade bei reduzierter Leistung zu einer deutlich opti-

mistischeren Einschätzung des Potenzials dieser Technologie. Betrachtet man beispielsweise 

eine Speichertemperatur von 350 K, resultiert unter den definierten Bedingungen ein Gesamt-

wirkungsgrad von rund 50 % bei einer Nettoleistung von 3,3 kW, die allerdings über die Anla-

gengröße skalierbar ist. Insgesamt liegen die Wirkungsgrade jedoch, obwohl weitestgehend ide-

ale Bedingungen betrachtet wurden, unter denen von etablierten Energiespeichersystemen wie 

Druckluftspeichern oder Pumpspeicherkraftwerken (Wasser) [65], was das Interesse an der 

Technologie der Strom-Wärme-Strom-Speicher allerdings nicht trüben sollte, da diese einen 

Standortvorteil aufweisen. Diese Anlagen können dezentral installiert werden und stellen keine 

besonderen Anforderungen an geografische oder geologische Bedingungen des Standortes, wie 

es z. B. Pumpspeicherkraftwerke tun. Darüber hinaus haben andere Autoren bereits aufgezeigt, 

dass eine Integration von Abwärme oder Wärme aus einer geothermalen Quelle den Gesamtwir-

kungsgrad deutlich steigern kann [25,41]. 

Neben der Frage nach dem generellen Potenzial und vielversprechenden Betriebsbedingungen 

sind geeignete Arbeitsfluide bzw. thermodynamische Anforderungen an diese weitestgehend  

unbekannt. Anhand eines realistischeren Prozesses, bei dem typische isentrope Wirkungsgrade 
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für die Komponenten angenommen werden, soll im nächsten Abschnitt auf diese Fragestellung 

detailliert eingegangen werden. Vorgezogen zu dieser Betrachtung zeigt die Tabelle 3-3 die  

jeweiligen optimalen Fluidparameter resultierend aus den vorherigen Optimierungen der CR-

Prozesse bei reduzierter Leistung Pnet,o,80. Ausgewählt wurde hierbei stets der Datenpunkt, der 

zu der entsprechenden Leistungsabgabe die kleinste Abweichung aufweist (Abbildung 3-6, roter 

Punkt). 

Tabelle 3-3: Optimale Fluidparameter für den CR-Prozess (Sz2) mit reduzierter Leistung Pnet,o,80 

𝑻𝐬𝐩 

(K) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄
 𝒑,𝑨
𝐈𝐆  

(J·mol-1·K-1) 

𝒄
 𝒑,𝑩
𝐈𝐆  

(J·mol-1·K-2) 

𝒄
 𝒑
𝐈𝐆(𝟑𝟎𝟎𝑲) 

(J·mol-1·K-1) 

300 436,0 11,3 0,23 39,5 0,15 84,5 

310 426,0 5,7 0,19 40,0 0,12 76,0 

320 463,2 8,1 0,19 41,1 0,11 74,1 

330 424,6 6,9 0,12 39,5 0,10 79,5 

340 448,7 6,8 0,13 39,8 0,11 72,8 

350 465,5 7,5 0,16 19,0 0,19 76,0 

360 477,4 10,3 0,17 25,1 0,18 79,1 

370 476,5 8,5 0,22 37,3 0,13 76,3 

380 465,6 4,8 0,18 15,2 0,21 78,2 

390 489,0 10,0 0,17 17,9 0,18 71,9 

400 515,2 11,5 0,11 17,0 0,17 68,0 

410 515,8 11,4 0,11 19,4 0,16 67,4 

420 520,8 12,0 0,10 35,6 0,12 71,6 

430 520,5 12,0 0,10 30,9 0,12 66,9 

 

Vorangegangene Untersuchungen zu optimalen Arbeitsfluiden (nach der Effizienz) einzelner 

ORCs und Wärmepumpen haben gezeigt, dass vor allem die kritische Temperatur Tc und die 

isobare spezifische Wärmekapazität des idealen Gases 𝑐p
IG die größte Sensitivität bzgl. des ther-

mischen Wirkungsgrades bzw. der Leistungszahl aufweisen und dem kritischen Druck pc und 

der Azentrizität ω hierbei eine untergeordnete Rolle zukommt [4,5,17]. Als typisches Ergebnis 

für isotherme Wärmequellen und -senken resultierten hier Fluide mit hohen kritischen Tempe-

raturen und niedrigen Wärmekapazitäten, die zu trockenen Fluiden mit nahezu symmetrischer 

Glockenkurve (im T-s-Diagramm) führen. Die maximale kritische Temperatur zeigte sich hier-

bei hauptsächlich begrenzt durch die Limitierung des niedrigsten Systemdrucks, wobei beobach-

tet wurde, dass hohe kritische Drücke und geringe Azentrizitäten gleichzeitig den Dampfdruck 
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bei konstanter Temperatur wieder verringern und so höhere kritische Temperaturen ermöglichen 

[4,5,17]. Ein ähnliches Ergebnis ergibt sich auch aus den Fluidoptimierungen des SWS-Systems 

(Tabelle 3-3). Die resultierenden kritischen Temperaturen sind alle weit oberhalb der jeweiligen 

Speichertemperatur, die ungefähr auch der höchsten Prozesstemperatur entspricht, und haben 

eine leicht steigende Tendenz für größere Tsp. Mit steigender Speichertemperatur sinkt auch zu-

nehmend die kleinste Prozesstemperatur (Verdampfungstemperatur WP), sodass die hohen kri-

tischen Temperaturen – auf Grund der Nebenbedingung des minimal zulässigen Systemdrucks 

– nur erreicht werden, wenn die kritischen Drücke gleichzeitig hoch und die Azentrizitäten nied-

rig sind. Dies ist vor allem ab einer Speichertemperatur von 390 K ausgeprägt. Ab dieser Tem-

peratur befindet sich der kritische Druck stets nahezu am oberen Parameterrand 

(pc,max = 12 MPa) und die Azentrizität am unteren Parameterrand (ωmin = 0,1) Die spezifische 

Wärmekapazität hat keinen Einfluss auf den Dampfdruck, beeinflusst jedoch maßgeblich die 

Steigungen der Siede- und Taulinien in einem T-s-Diagramm und entscheidet darüber, ob ein 

Fluid trocken (hohes cp) oder nass (niedriges cp) ist. Um die Nebenbedingungen zu erfüllen, dass 

am Verdichteraustritt kein Nassdampf vorliegen darf und der minimale Dampfgehalt am Turbi-

nenaustritt 90 % betragen muss, ergeben sich aus den Optimierungen Wärmekapazitäten, die mit 

rund 70 J·mol-1·K-1 im mittleren Bereich des zulässigen Parameterraums liegen. Oberhalb einer 

Speichertemperatur von 430 K konnten innerhalb der definierten Bereiche der Fluidparameter 

(Tabelle 3-1) keine Kombinationen mehr gefunden werden, die allen Nebenbedingungen  

(Tabelle 3-2) gerecht werden. Diese maximale Temperatur ist gegenüber der vorherigen Betrach-

tung (Sz2, Abbildung 3-4) leicht erhöht, da auch die resultierenden Prozesstemperaturen aus der 

Berechnung für CR-Prozesse (Sz2) leicht von denen mit Carnot-Prozessen bestimmten Tempe-

raturen (Sz1) abweichen. Sollen höhere Speichertemperaturen in Betracht gezogen werden, müs-

sen entweder die Prozessrandbedingungen (z. B. minimaler Systemdruck) angepasst werden  

oder es müssen, vor allem für die Wärmepumpe, mehrstufige Prozesse angesetzt werden. 

3.5.2 Einfluss des Fluides sowie Auswahl konkreter Fluide 

für eine konstante Speichertemperatur 

 Der Fokus dieses Abschnittes liegt nun vermehrt auf den Arbeitsfluiden. Hier soll zunächst 

der bisher ungeklärten Frage nachgegangen werden, ob es Einfluss auf den Gesamtwirkungsgrad 

nimmt, wenn, anstelle eines gemeinsamen Fluides, getrennte Fluide für die Wärmepumpe und 

den ORC angesetzt werden. Anschließend werden mit Hilfe einer Fluidauswahl potenzielle Flu-
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ide unter verschiedenen Randbedingungen identifiziert. Die Betrachtungen erfolgen alle exemp-

larisch für eine konstante Speichertemperatur von Tsp = 350 K. Im Gegensatz zum vorherigen 

Abschnitt werden nun typische isentrope Wirkungsgrade für die Pumpe, den Verdichter und den 

Expander angenommen (Sz3), um realistischere Bedingungen zu berücksichtigen. In der Wär-

mepumpe wird nachfolgend stets eine isenthalpe Expansion (Drossel) betrachtet. 

Analog zum vorherigen Abschnitt wurde für eine Speichertemperatur von 350 K wieder die Ver-

dampfungstemperatur des ORC variiert, wobei für jede betrachtete Temperatur eine Fluidopti-

mierung unter den bekannten Bedingungen (Abschnitt 3.4.2) durchgeführt wurde. Explizite Be-

trachtung finden nachfolgend wieder die Prozesse bei maximaler Leistungsabgabe Pnet,o,max  

sowie bei 80 % der maximalen Leistungsabgabe Pnet,o,80. Für die Speisepumpe im ORC wurde 

jetzt ein isentroper Wirkungsgrad von 𝜂Pu
is  = 0,9 und für den Verdichter (WP) und den Expander 

(ORC) wurden isentrope Wirkungsgrade von 𝜂Ver
is  = 𝜂x1

is  = 0,7 angenommen. Unter gleichen  

Bedingungen wurden außerdem getrennte Fluide für die beiden Einzelprozesse optimiert, wobei 

die Zielgröße nun nicht mehr der Gesamtwirkungsgrad, sondern die Leistungszahl bzw. der ther-

mische Wirkungsgrad ist. Die Kopplung der Prozesstemperaturen besteht hierbei jedoch weiter-

hin (Abschnitt 3.4.1). 

Die Tabelle 3-4 gibt nun einen Überblick der Ergebnisse, wobei zunächst der Fall eines einzelnen 

Fluids diskutiert werden soll. Betrachtet man die erzielten Gesamtwirkungsgrade und Nettoleis-

tungen, wird deutlich, dass diese durch die Berücksichtigung irreversibler Komponenten stark 

sinken. Für den Prozess bei 80 % der maximalen Leistungsabgabe sinken beispielsweise der Ge-

samtwirkungsgrad von 50 % (Abbildung 3-7a) auf 30 % und die Nettoleistung von 3,33 kW 

(Abbildung 3-7b) auf 2,29 kW. Die Verbesserung des Gesamtwirkungsgrades vom Pnet,o,max -

Prozess zum Pnet,o,80-Prozess wird hingegen leicht von 61 % auf 67 % gesteigert, wenn isentrope 

Wirkungsgrade angenommen werden. Aus den Fluidoptimierungen resultieren nun die typischen 

Fluide für isotherme Wärmequellen und -senken mit hohen kritischen Temperaturen und kriti-

schen Drücken sowie kleinen Azentrizitäten und Wärmekapazitäten. Im Vergleich zu den Pro-

zessen mit reversiblen Komponenten (Abbildung 3-1) ist hier, durch die jeweilige Entropiepro-

duktion im Verdichter und im Verdampfer, die Gefahr der Zustandsänderung in das Zweipha-

sengebiet stark reduziert, sodass auch abweichende Fluidparameter die Nebenbedingungen er-

füllen. 

Die Tabelle 3-4 zeigt neben den 1-Fluid-Optimierungen auch die Ergebnisse für die Optimierun-

gen getrennter Fluide unter gleichen Randbedingungen. Darüber hinaus sind in der Abbildung 
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3-8 die jeweiligen Einzelprozesse für das SWS-System bei Pnet,o,80 in einem T-s-Diagramm dar-

gestellt. Betrachtet man zunächst die kalkulierten Gesamtwirkungsgrade und Nettoleistungen, 

wird deutlich, dass keine signifikanten Unterschiede zwischen den 1-Fluid- und 2-Fluid-Opti-

mierungen bestehen. Die Werte sind für den Fall, dass getrennte Fluide betrachtet werden, 

 

Tabelle 3-4: Ergebnisse der Szenarien Sz3 und Sz4 für Pnet,o,max und Pnet,o,80. 

Parameter 

1 Fluid 2 Fluide 

Pmax P80 Pmax P80 

Ψ (-) 0,18 0,30 0,19 0,31 

|Pnet| (kW) 2,86 2,29 2,87 2,30 

        WP ORC WP ORC 

ε (-) 3,47 3,93 3,54 - 4,04 - 

VHC (kJ·m-3) 1304,8 1178,0 1253,4 - 1207,6 - 

η (-)  0,053 0,076 - 0,055 - 0,077 

VP (kJ·m-3) 255,4 409,6 - 160,8 - 293,0 

Tc (K) 521,09 528,55 519,29 534,88 528,59 550,84 

pc (MPa) 12,00 12,00 12,00 10,99 12,00 12,00 

ω (-) 0,10 0,10 0,10 0,19 0,10 0,10 

𝑐p,A
IG  (J·mol-1·K-1) 18,43 26,86 17,74 27,98 18,15 15,04 

𝑐p,B
IG  (J·mol-1·K-2) 0,108 0,090 0,098 0,097 0,091 0,132 

𝑐p
IG(300𝐾) (J·mol-1·K-1) 50,83 53,86 47,14 57,08 45,45 54,64 

 

lediglich marginal höher. Die geringen Unterschiede spiegeln sich auch in den optimierten Flu-

idparametern (Tabelle 3-4) sowie in den T-s-Diagrammen (Abbildung 3-8) wieder. Der einzige 

signifikante Unterschied besteht darin, dass das einzelne Fluid des ORC-Prozesses mit 

Tc = 550,84 K (bei Pnet,o,80) eine um ca. 22 K höhere kritische Temperatur gegenüber dem Fall 

mit einem gemeinsamen Fluid aufweist. Dies ist möglich, da die niedrigste Prozesstemperatur 

im ORC (Kondensationstemperatur) stets höher ist als die Verdampfungstemperatur der WP 

(Abbildung 3-8), sodass auch größere kritische Temperaturen nicht zu einer Verletzung der mi-

nimalen Druckbegrenzung führen. Insgesamt lässt sich aus den Ergebnissen folgern, dass auch 

aus thermodynamischer Sicht getrennte Fluide keinen entscheidenden Vorteil bringen und somit 
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die unter technischen Gesichtspunkten einfachere Lösung eines gemeinsamen Fluides die Mög-

lichkeit der Wahl ist. Dennoch sollte die Option der getrennten Fluide, vor allem, wenn die  

Bedingungen von den hier untersuchten stark abweichen, weiterhin in Betracht gezogen werden. 

 

Abbildung 3-8:  T-s-Diagramme der optimalen Fluide/Prozesse für 1-Fluid- (Sz3) und 2-Fluid-

Optimierungen (Sz4), Tsp = 350 K, Pnet,o,80 

Die Auswahl potenzieller Arbeitsfluide (gemeinsames Fluid) wird nachfolgend für den bereits 

betrachteten Prozess mit 80 % der maximalen Leistungsabgabe und irreversiblen Komponenten 

(𝜂Pu
is  = 0,9; 𝜂Ver

is  = 𝜂x1
is  = 0,7) für eine Speichertemperatur von Tsp = 350 K durchgeführt. Hierbei 

wird die Verdampfungstemperatur des ORC, resultierend aus den vorherigen Berechnungen, als 

konstant angenommen (Tvo = 345,15 K), woraus dann fluidabhängig die weiteren Prozesstem-

peraturen resultieren (Abschnitt 3.4.1). Für die Auswahl realer Fluide wurde hier, auf Grund der 

mäßigen Anzahl gelisteter Datensätze innerhalb der Fluiddatenbank (N = 343), nicht auf ein Ver-

fahren, welches von den optimalen Fluidparametern ausgeht, zurückgegriffen, sondern diese  

beruht auf einem einfachen Screening. Die Nebenbedingungen der vorherigen Fluidoptimierun-

gen (Tabelle 3-2) haben aber auch bei der Auswahl existierender Fluide weiterhin Bestand und 

führen zu einer deutlichen Dezimierung der geeigneten Fluide.  

Die Abbildung 3-9 gibt eine Übersicht, welche Restriktion wie häufig zum Ausschluss eines 

Fluids geführt hat. Von den 343 in der verwendeten Fluiddatenbank verfügbaren Fluiden sind 

zunächst 66 auf Grund zu niedriger kritischer Temperaturen oder basierend darauf, dass es sich 
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unter den betrachteten Bedingungen um einen Feststoff handelt, nicht geeignet. Der zweite Block 

enthält demnach noch 278 Fluide, die bezüglich der weiteren Nebenbedingungen bewertet wur-

den. Bei den angegebenen Mengen sind auch Mehrfachnennungen möglich, gezählt wurde  

lediglich, wie häufig eine Nebenbedingung zumindest am Ausschluss beteiligt war. Bisher 

wurde bei allen Optimierungen ein minimal zulässiger Systemdruck von pmin = 100 kPa defi-

niert, der die resultierenden Fluidparameter auch deutlich beeinflusst hat. Vor allem, wenn leicht 

entzündliche Arbeitsmittel eingesetzt werden, ist es häufig das Bestreben sicherzustellen, dass 

eine Leckage nicht zum Ansaugen von Luft und ggf. hierdurch zum Erreichen eines zündfähigen 

Gemisches innerhalb der Anlage führt, sodass meist gefordert wird, dass innerhalb der Anlage 

stets Überdruck herrschen muss. Die Abbildung 3-9 zeigt jedoch, dass vor allem diese Bedin-

gung häufig zum Ausschluss von Fluiden führt. Im konkreten Fall ist die Forderung nach Sys-

temdrücken oberhalb des Umgebungsdruckes in 221 Fällen zumindest daran beteiligt, dass das 

jeweilige Fluid als ungeeignet eingestuft wird. Auf Grund der besonderen Bedeutung wurde die 

Untersuchung zusätzlich für einen minimalen Systemdruck von pmin = 10 kPa durchgeführt. In 

Anbetracht der Tatsache, dass SWS-Systeme voraussichtlich industrielle Anwendung finden,  

erscheint das Risiko eines Ansaugens von Luft durch erhöhte Sicherheitsmaßnahmen handhab-

bar, vor allem wenn hierdurch ein Vorteil, z. B. ein Gewinn an Effizienz, entsteht. Es wird deut-

lich, dass die Häufigkeit des Fluidausschlusses auf Grund von pmin durch die Reduktion auf  

10 kPa stark auf 165 sinkt. Der maximal zulässige Systemdruck (pmax = 6,0 MPa) stellt hingegen 

in keinem Fall ein Problem dar und auch die beiden weiteren Nebenbedingungen führen nur in 

mäßiger Anzahl zu einer Disqualifizierung von Fluiden. Auffallend ist jedoch, dass in der 

Gruppe, die zu niedrigen Systemdrücken unterhalb von 100 kPa führt, vermehrt Fluide enthalten 

sind, bei denen entweder eine Verdichtung (WP) in das Zweiphasengebiet resultiert oder der 

Dampfgehalt am Expanderaustritt (ORC) nicht mindestens 90 % beträgt. Betrachtet man die  

Gesamtheit, dann sind von der ursprünglichen Anzahl von 343 Fluiden 29 für den Fall von 

pmin = 100 kPa und 60 für den Fall von pmin = 10 kPa, zumindest unter den betrachteten Krite-

rien, geeignet. Die vollständige Auflistung dieser Fluide inkl. der Nennung der resultierenden 

wichtigsten Prozessgrößen sind der Tabelle 6-1 sowie der Tabelle 6-2 des Anhangs (6.1.3) zu 

entnehmen. Diese Fluide sind zwar unter thermodynamischen Gesichtspunkten prinzipiell  

geeignet, viele werden jedoch auf Grund weiterer nicht thermodynamischer Auswahlkriterien 

disqualifiziert. Betrachtet wurden hierbei eine stark gesundheitsschädigende Wirkung (z. B. 

Benzol), eine mangelnde chemische Stabilität (z. B. 1,2-Butadien), eine ozonabbauende Wir-

kung ODP (z. B. Brommethan) sowie eine hohe Treibhauswirksamkeit GWP (z. B. R134a), die 

zumindest in naher Zukunft zum Ausschluss dieser Fluide führen wird. Die ursprüngliche  
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Anzahl von 60 Fluiden wird hierdurch auf 29 reduziert. Die Tabelle 3-5 listet nun die verbliebe-

nen Fluide für pmin = 100 kPa und die Tabelle 3-6 die verbliebenen Fluide für pmin = 10 kPa auf, 

als Referenz ist außerdem das optimierte Fluid angegeben.  

 

Abbildung 3-9: Anzahle der ungeeigneten Fluide sortiert nach den Nebenbedingungen 

Betrachtet man zunächst die Tabelle 3-5, wird deutlich, dass die resultierenden Fluide haupt-

sächlich aus den Stoffgruppen der Fluorolefinwasserstoffe (z. B. R1234ze(E)), der Alkane und 

Alkene (z. B. n-Butan) und der Amine (z. B. Ethylamin) stammen. Alle genannten Fluide sind 

prinzipiell entflammbar, wobei die HFOs i. A. einer geringeren Sicherheitsklasse zuzuordnen 

sind als beispielsweise die Alkane. Auch wenn brennbare Kältemittel, vor allem für Kältema-

schinen und Wärmepumpen, zurzeit noch häufig in der Kritik stehen, ist die Akzeptanz bei ORC-

Prozessen schon deutlich weiter ausgeprägt. Die meisten Publikationen der vergangenen Jahre 

zeigen deutlich, dass Fluide, die den thermodynamischen Anforderungen gerecht werden und 

dabei weder ein Treibhauspotenzial noch eine ozonabbauende Wirkung aufweisen, nahezu aus-

schließlich entflammbar sind, sodass in Zukunft anlagentechnisch damit umgegangen werden 

muss. Vor allem bei SWS-Systemen, die voraussichtlich nur professionelle Anwendung finden, 

erscheint das Risiko eines brennbaren Arbeitsmediums als handhabbar. Neben der Entflamm-

barkeit haben die Amine, die bis dato noch nicht stark im Fokus der Kältemittel standen, den 

Nachteil einer starken Geruchsentwicklung. Vor allem das Triethylamin zeigt bereits in sehr 

starker Verdünnung einen intensiven unangenehmen Geruch, sodass auch kleine, für gewöhnlich 

vorkommende Leckageraten zu einer deutlichen Geruchsbelästigung im Bereich der Anlage füh-

ren können. Hier müsste ggf. geklärt werden, ob dies im Bereich des Akzeptablen läge bzw. wie 

man das Problem der Geruchsbelästigung einschränken könnte.  

Tc-Tsp < 10 K,

Feststoff
p < pmin p > pmax

Nassdampf

Verdichter
x4o < 0,9
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Das Fluid mit dem höchsten Gesamtwirkungsgrad ist bei pmin = 100 kPa das Ethylamin, welches 

zu Ψ = 0,256 führt und somit einen um 14,7 % geringeren Gesamtwirkungsgrad aufweist als das 

optimale hypothetische Fluid (Ψ = 0,30). Die abgegebene Nettoleistung des Ethylamins ist  

allerdings um rund 6,6 % von 2,29 kW (optimales Fluid) auf 2,44 kW gesteigert. Auf den nächs-

ten Rängen befinden sich weitere Fluide mit ähnlichen Gesamtwirkungsraden wie Cyclobutan 

(Ψ = 0,25), Dimethylamin (Ψ = 0,245) oder 1-Butin (Ψ = 0,233), die alle außerdem eine höhere 

Leistungsabgabe zeigen als das optimale Fluide. Vergleicht man innerhalb dieser Gruppe außer-

dem die volumetrischen Leistungen (VP und VHC), zeigt sich, dass Dimethylamin mit deutlich 

erhöhten Werten, auch gegenüber dem optimalen Fluid, eine exponierte Stellung einnimmt.  

Gegenüber Ethylamin ist die volumetrische Leistung VP hier um rund 31 % und die volumetri-

sche Heizleistung VHC um rund 35 % höher, woraus folgt, dass ähnliche Leistungen bei einer 

reduzierten Baugröße der Anlage realisiert werden können. Die größten Werte der volumetri-

schen Kennzahlen zeigen die Fluide Dimethylether und Propan, wobei die Gesamtwirkungs-

grade mit ΨDME = 0,204 und ΨPropan = 0,129 stark gegenüber den besten Fluiden reduziert sind. 

Allerdings folgen aus der reduzierten Baugröße der Anlage auch geringere Investitionskosten, 

sodass ein ökonomisches Optimum durchaus auch zu Fluiden mit geringerem Wirkungsgrad, 

aber höheren Leistungsdichten führen kann. Das Fluid mit dem geringsten Gesamtwirkungsgrad 

ist das HFO R1234yf, welches zwar zu einer relativ hohen Leistung, aber lediglich zu Ψ = 0,101 

führt und somit voraussichtlich nicht von Interesse ist. 

Betrachtet man die Fluidparameter nicht nur von Ethylamin, sondern von allen resultierenden 

Fluiden im Vergleich mit dem optimalen Fluid ist ersichtlich, dass die kritischen Temperaturen 

sowie die kritischen Drücke deutlich geringer sind und die Azentrizitäten und Wärmekapazitäten 

meist höher sind, was dann auch zu den abweichenden Gesamtwirkungsgraden führt. Hierbei ist 

vor allem die kritische Temperatur von Bedeutung. Aus der Tabelle 3-5 geht hervor, dass der 

Gesamtwirkungsgrad und die kritische Temperatur einen proportionalen Zusammenhang auf-

weisen. Fluide mit hohen kritischen Temperaturen allein sind zwar innerhalb der Datenbank 

zahlreich vertreten, aber nicht zielführend. Erst in Kombination mit hohen kritischen Drücken 

und niedrigen Azentrizitäten erfüllen diese dann auch die Nebenbedingungen (vor allem Druck-

begrenzung) [5] und gelten überhaupt als geeignet. Aus der Diskrepanz zwischen den optimalen 

Fluidparametern und denen der ausgewählten und somit geeigneten existierenden Fluide wird 

deutlich, dass die Optimierung zu einer unwahrscheinlichen Parameterkombination führt. Hier 

kommt zum Tragen, dass die Verteilung der realen Fluide innerhalb der definierten Parameter-

bereiche (Tabelle 3-1) nicht homogen ist. Nach Abbildung 3-3 haben die meisten Fluide der 
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Datenbank niedrige bis mittlere kritische Drücke, wobei vor allem die Kombination hoher kriti-

scher Temperaturen und hoher kritischer Drücke, wie sie aus der Fluidoptimierung resultiert, 

eher unterrepräsentiert ist. Die Kombination aus hohem Tc und moderaten pc ist zwar auch häufig 

vorhanden, führt jedoch i. A. zu Drücken unterhalb des zulässigen minimalen Systemdrucks und 

somit zum Ausschluss dieser Fluide. Für die Zukunft erscheint es hier sinnvoll, die Verteilung 

der Fluidparameter realer Fluide anhand größerer Datenbanken weiter zu untersuchen. Wird der 

im vorliegenden Fall erhaltene Eindruck, dass Fluide mit hohen Tc und pc sowie gleichzeitig 

niedrigen ω nur in geringer Anzahl vorhanden sind, bestätigt, könnte als Konsequenz bei den 

Fluidoptimierungen eine statistische Wahrscheinlichkeit der einzelnen Parameterkombinationen 

berücksichtigt werden, was dann voraussichtlich zu realistischeren optimalen Fluiden führt. 

Wird der minimal zulässige Systemdruck auf pmin = 10 kPa herabgesetzt, resultieren aus der Flu-

idauswahl 14 weitere potenzielle Arbeitsmittel (Tabelle 3-6). Hierunter befinden sich weitere 

meist cyclische Alkane wie Cyclopentan oder Cyclohexan, aber auch andere chemische Verbin-

dungen wie Aceton oder Ameisensäuremethylester. Insgesamt zeigen 8 der14 zusätzlichen Flu-

ide einen höheren Gesamtwirkungsgrad als das beste Fluid für die Randbedingung 

pmin = 100 kPa (Ethylamin), wobei Aceton mit Ψ = 0,280 den höchsten Gesamtwirkungsgrad 

aufweist. Die höheren Gesamtwirkungsgrade beruhen hauptsächlich darauf, dass, bedingt durch 

den reduzierten minimal zulässigen Systemdruck, nun auch Fluide mit höheren kritischen Tem-

peraturen geeignet sind, obwohl die kritischen Drücke weiterhin im mittleren Bereich liegen. 

Die Tabelle 3-6 zeigt, dass der überwiegende Anteil der Fluide nun kritische Temperaturen ober-

halb von 500 K hat, wohingegen alle Fluide für die Randbedingung pmin = 100 kPa unterhalb 

von 500 K liegen (Tabelle 3-5). Bezüglich der volumetrischen Leistungen führen die zusätzli-

chen Fluide im Vergleich zur Tabelle 3-5 zu stark reduzierten Werten, die auf höhere molarspe-

zifische Volumina infolge geringerer Drücke zurückzuführen sind. Hieraus resultiert beispiels-

weise für den Verdichter der Wärmepumpe, dass dieser einen höheren Fördervolumenstrom auf-

weisen muss, was allerdings unter ökonomischen Gesichtspunkten bewertet werden sollte. Ver-

gleicht man außerdem die Gesamtwirkungsgrade aus Tabelle 3-6 mit dem optimalen Fluid  

(Tabelle 3-5), geht hervor, dass diese jetzt nur wenig geringer sind. Hierbei sollte allerdings 

berücksichtigt werden, dass das optimale Fluid mit der Randbedingung pmin = 100 kPa ermittelt 

wurde und eine Herabsetzung des minimalen Druckes auch in der Optimierung zu abweichenden 

Fluidparametern und voraussichtlich zu einem höheren Gesamtwirkungsgrad führen würde. 

Zusammenfassend konnten mit Hilfe der Fluidauswahl unter thermodynamischen Kriterien  

einige Arbeitsmittel identifiziert werden, die bis dato noch in keiner Fallstudie betrachtet wurden 
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und die auch nicht zu den üblichen Kältemitteln oder ORC-Fluiden gehören. Darüber hinaus 

konnte gezeigt werden, dass eine Reduktion des minimal zulässigen Systemdruckes (unterhalb 

des Umgebungsdruckes) die Anzahl möglicher Fluide deutlich erhöht, die i. A. dann auch grö-

ßere Gesamtwirkungsgrade ermöglichen. Eine abschließende Bewertung dieser Fluide hinsicht-

lich von Kriterien wie Werkstoffverträglichkeit oder hinsichtlich ökonomischer Kriterien bleibt 

im Rahmen dieser Arbeit jedoch offen und sollte in zukünftigen Studien behandelt werden.  
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Tabelle 3-5: Resultierende Fluide aus der Fluidauswahl unter Berücksichtigung weiterer Kriterien für pmin = 100 kPa  

Rang Name 
|𝑃net,o| 

(kW) 

Ψ 

(-) 

ε 

(-) 

η 

(-) 

VP 

(kJ·m-3) 

VHC 

(kJ·m-3) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄 𝒑
𝐈𝐆(𝟑𝟎𝟎𝑲) 

(J·mol-1·K-1) 

 Optimum 2,29 0,300 3,93 0,076 409,6 1178,0 528,55 12,00 0,10 53,86 

1 Ethylamin (R631)* 2,44 0,256 3,52 0,073 499,0 1218,2 456,1 5,62 0,28 73,55 

2 Cyclobutan 2,46 0,250 3,45 0,073 450,1 1223,0 460,0 4,98 0,18 72,41 

3 Dimethylamin* 2,48 0,245 3,43 0,072 651,8 1642,4 437,3 5,34 0,30 71,61 

4 1-Butin 2,52 0,233 3,29 0,071 554,9 1402,6 440,0 4,60 0,25 81,77 

5 cis-2-Buten 2,54 0,225 3,21 0,070 560,1 1484,9 435,8 4,23 0,20 81,41 

6 1-Chloro-3,3,3-Trifluorprop-1-en (R1233zdE) 2,60 0,215 3,09 0,070 429,6 928,1 438,8 3,57 0,30 104,79 

7 trans-2-Buten 2,58 0,213 3,08 0,069 598,6 1527,5 428,6 4,03 0,21 88,16 

8 Trimethylamin* 2,60 0,211 3,05 0,069 567,7 1406,3 433,3 4,10 0,21 93,02 

9 Dimethylether 2,56 0,204 3,05 0,067 1211,5 3512,0 400,1 5,24 0,19 67,30 

10 1-Buten 2,61 0,202 2,97 0,068 693,9 1796,0 419,9 4,04 0,19 87,69 

11 Isobuten 2,61 0,200 2,95 0,068 694,6 1779,4 419,9 4,04 0,19 89,32 

12 n-Butan 2,64 0,197 2,90 0,068 602,6 1447,4 425,1 3,80 0,20 99,38 

13 Trans-1,3,3,3-Tetrafluorpropen (R1234ze(E)) 2,69 0,146 2,36 0,062 1159,1 2287,9 382,5 3,63 0,31 99,89 

14 Propan (R290) 2,62 0,129 2,20 0,059 1574,9 3554,6 369,9 4,25 0,15 75,64 

15 2,3,3,3-Tetrafluorprop-1-en (R1234yf) 2,68 0,101 1,77 0,057 1387,5 2164,9 367,9 3,38 0,28 101,91 

*starker Geruch 
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Tabelle 3-6: Zusätzliche zu Tabelle 3-5 resultierende Fluide für pmin = 10 kPa 

Rang Name 
|𝑃net,o| 

 (kW) 

Ψ 

(-) 

ε 

(-) 

η 

(-) 

VP 

(kJ·m-3) 

VHC 

(kJ·m-3) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄 𝒑
𝐈𝐆(𝟑𝟎𝟎𝑲) 

(J·mol-1·K-1) 

1 Aceton 2.36 0.28 3.73 0.075 158.2 317.2 508.3 4.70 0.31 76.46 

2 Ameisensäuremethylester 2.36 0.28 3.73 0.075 318.0 762.2 487.3 6.00 0.26 66.78 

3 Ethanthiol* 2.38 0.27 3.66 0.075 261.3 655.7 499.1 5.49 0.19 73.21 

4 Dimethylsulfid* 2.38 0.27 3.65 0.075 244.4 596.3 503.1 5.53 0.19 75.73 

5 Essigsäuremethylester 2.40 0.27 3.64 0.074 158.7 298.9 506.6 4.75 0.33 84.93 

6 Ameisensäureethylester 2.42 0.27 3.57 0.074 168.7 338.8 508.4 4.74 0.28 89.62 

7 Cyclopenten 2.43 0.26 3.53 0.074 199.6 459.9 507 4.80 0.20 83.71 

8 Cyclopentan 2.43 0.26 3.52 0.074 172.9 389.9 511.8 4.50 0.20 84.88 

9 Cyclohexan 2.48 0.25 3.45 0.074 74.8 134.5 553.5 4.07 0.21 108.51 

10 n-Propylamin* 2.47 0.25 3.46 0.073 207.3 417.0 496.9 4.74 0.28 96.80 

11 Methylcyclopentan 2.50 0.25 3.39 0.073 95.9 175.7 532.8 3.79 0.23 110.62 

12 Diethylamin* 2.54 0.24 3.29 0.072 159.1 287.8 496.6 3.71 0.30 117.10 

13 trans-1,3-Pentadien 2.54 0.24 3.28 0.072 196.5 483.0 500.1 3.74 0.12 101.07 

14 Methyl-n-Propylether 2.56 0.23 3.22 0.072 242.8 486.5 476.3 3.80 0.28 112.49 

*starker Geruch 
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3.6  Zusammenfassung des Kapitels 

Im vorangegangenen Kapitel wurden auf dem Clausius-Rankine-Prozess basierte Strom-Wärme-

Strom-Speichersysteme betrachtet, die aktuell als Konzept zur Lösung des Energiespeicherprob-

lems diskutiert werden. Eine Analyse der verfügbaren Literatur hat hierbei zunächst gezeigt, dass 

der Forschungsstand prinzipiell als anfänglich bezeichnet werden kann. Grundlegende Fragen 

nach einem thermodynamischen Vergleichsprozess, nach den zu erwartenden Wirkungsgraden, 

nach wichtigen Einflussgrößen inkl. des Fluideinflusses und nach geeigneten Arbeitsfluiden  

waren bis dato weitestgehend unbeantwortet. Das vorangegangene Kapitel hat einige dieser 

Punkte aufgegriffen und einen Beitrag zur Beantwortung der Fragen geliefert. Methodisch wur-

den SWS-Systeme bestehend aus einer Kompressionswärmepumpe, einem isothermen thermi-

schen Energiespeicher und einem Organic Rankine Cycle (ORC) mit Hilfe von CR-Prozessen 

analysiert, wobei die Irreversibilitäten der Prozesse schrittweise gesteigert wurden. Eine Beson-

derheit lag in der Methode der Optimierung hypothetischer Arbeitsfluide, die aus dem Ansatz 

des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl abgeleitet wurde und die es ermöglicht, auch rea-

listischere Prozesse wie den CR-Prozess unter idealen Bedingungen (inkl. dem Fluid) zu  

betrachten. Der grundsätzliche Vorteil gegenüber einer Untersuchung mittels Carnot-Prozessen 

liegt darin, dass einige technische Restriktionen berücksichtigt werden können, die Prozesse aber 

sonst optimal gehalten werden können. Darüber hinaus besteht die Möglichkeit, gezielt den Ein-

fluss einzelner Irreversibilitäten zu untersuchen, wobei in Anlehnung daran, dass auch bei der 

realen Umsetzung des Prozesses stets eine Auswahl eines gut angepassten Fluides stattfindet, 

das Arbeitsmittel immer optimal auf die gegebenen Bedingungen abgestimmt ist. 

Bezüglich der Suche nach einem idealen thermodynamischen Vergleichsprozess von SWS-Sys-

temen wurde zunächst nochmals aufgezeigt, dass die Kombination zweier vollständig reversibler 

Carnot-Prozesse mit einem idealen thermischen Energiespeicher stets zu einem Gesamtwir-

kungsgrad von eins führt. Dies ist aus Sicht reversibler Thermodynamik zwar ein nachvollzieh-

bares Ergebnis, jedoch erfüllt dieser Prozess nicht die Ansprüche, die üblicherweise an Ver-

gleichsprozesse gestellt werden. Im Allgemeinen ermöglichen ideale Vergleichsprozesse neben 

der Definition des Effizienzlimits die Untersuchung des Einflusses entscheidender Prozessgrö-

ßen mit Hilfe meist einfacher Gleichungen sowie die tendenzielle Übertragbarkeit der resultie-

renden Ergebnisse auf den Realprozess. Dies ist durch die Betrachtung vollständig reversibler 

Carnot-Prozesse bei SWS-Systemen jedoch nicht gegeben, da der Wirkungsgrad stets eins und 

damit vollständig unabhängig von den Prozessbedingungen ist. Eine alternative Möglichkeit 
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wurde im Rahmen der Publikation von Thess [24] vorgestellt. Er kombinierte ebenfalls zwei 

Carnot-Prozesse mit einem idealen Speicher, jedoch berücksichtigte er Irreversibilitäten für die 

Wärmeübertragungen von und auf die Prozesse. Unter der Definition weiterer Randbedingungen 

wie der Vorgabe der maximalen Leistungsabgabe der Wärmekraftmaschine hat Thess [24] dann 

einen analytischen Ausdruck für den Gesamtwirkungsgrad hergeleitet, der alleinig von der Spei-

chertemperatur und der Umgebungstemperatur abhängt. Er fand hierbei steigende Gesamtwir-

kungsgrade für steigende Speichertemperaturen, wobei die kalkulierten Wirkungsgrade trotz ide-

aler Bedingungen mit beispielsweise Ψ = 0,37 bei Tsp = 350 K und TU = 298,15 K nicht vielver-

sprechend sind. Bis dato war allerdings unklar, ob die Erkenntnisse, die mit der Analyse von 

Carnot-Prozessen mit irreversiblen Wärmeübertragungen gewonnen werden, überhaupt auf reale 

Prozesse übertragbar sind. Diesbezüglich hat sich im Rahmen des vorangegangenen Kapitels 

gezeigt, dass alle untersuchten Szenarien mit CR-Prozessen und einfacher isenthalper Drosse-

lung in der Wärmepumpe, was dem Stand der Technik entspricht, fallende Gesamtwirkungs-

grade für steigende Speichertemperaturen aufweisen. Hieraus wurde demnach gefolgert, dass 

Carnot-Prozesse mit irreversiblen Wärmeübertragungen kein adäquates Mittel – im Sinne eines 

idealen Vergleichsprozesses – sind, um SWS-Systeme zu analysieren. 

Ein weiterer Fokus lag auf der Analyse wichtiger Einflussgrößen auf die Effizienz von SWS-

Systemen. Anhand der beschriebenen CR-Prozesse mit optimierten hypothetischen Fluiden und 

idealen Komponenten wie Pumpe, Verdichter und Expander, aber irreversiblen Wärmeübertra-

gungen wurde vor allem der Zusammenhang zwischen Gesamtwirkungsgrad und abgegebener 

Nettoleistung untersucht. Hier hat sich herausgestellt, dass diese beiden Größen zu einer Pareto-

Front führen, bei der die Forderung nach maximaler Leistungsabgabe (analog zu [24]) den  

Gesamtwirkungsgrad deutlich reduziert, was schließlich auch hauptsächlich zu den kleinen Wir-

kungsgraden in der Thess’schen Untersuchung [24] geführt hat. Als guter Kompromiss zwischen 

Leistungsabgabe und Wirkungsgrad wurde ein Prozess mit 80 % der maximalen Nettoleistung 

identifiziert, der dann im weiteren Verlauf des Kapitels auch besondere Berücksichtigung fand. 

Hier hat sich für Speichertemperaturen zwischen 300 K und 430 K gezeigt, dass der Gesamtwir-

kungsgrad im Mittel um 58 % höher ist, wenn die Leistungsabgabe – gegenüber der Maximal-

leistung – um 20 % reduziert wird. Konkret folgt hieraus, beispielsweise wieder für eine Spei-

chertemperatur von 350 K, ein Gesamtwirkungsgrad von Ψ = 0,50, der zunächst zu einer opti-

mistischeren Einschätzung des Potenzials von SWS-Systemen führt. Weiterhin hat sich aller-

dings herausgestellt, dass, wenn neben den irreversiblen Wärmeübertragungen zusätzlich auch 
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typische isentrope Wirkungsgrade für die Pumpe, den Verdichter und den Expander berücksich-

tigt werden, der Gesamtwirkungsgrad dann nur noch Ψ = 0,30 (Tsp = 350 K, Pnet,o,80) beträgt. 

Generell resultierte für die Leistungsabgabe als Funktion der Speichertemperatur ein exponenti-

eller Anstieg, wobei die Leistungsabgabe für Speichertemperaturen in der Nähe der Umgebungs-

temperaturen gegen null geht. Demnach sind niedrige Speichertemperaturen, obwohl sie zu den 

höchsten Wirkungsgraden führen, nicht von besonderem Interesse, da hieraus sehr große Anla-

gen resultieren würden. Ein sinnvoller Kompromiss unterliegt hierbei jedoch keinen thermody-

namischen Kriterien, sondern vielmehr anderen, voraussichtlich ökonomischen Kriterien. 

In einem zweiten Abschnitt wurde dann vermehrt der Einfluss des Fluides untersucht. Eine Ana-

lyse der Parametersätze resultierend aus den Optimierungen hypothetischer Arbeitsfluide hat 

zunächst aufgezeigt, dass stets hohe kritische Temperaturen, hohe kritische Drücke, geringe 

Azentrizitäten und mittlere isobare Wärmekapazitäten resultieren (z. B. bei Tsp = 400 K; 

Tc = 515,2 K; pc = 11,5 MPa; ω = 0,11; 𝑐p
IG (300 K) = 68,0 J·mol-1·K-1). Als entscheidende 

Größe für die Effizienz des Prozesses konnte hierbei die kritische Temperatur identifiziert wer-

den, die für höhere Speichertemperaturen auch leicht ansteigt. Die optimalen kritischen Tempe-

raturen lagen hierbei stets an der Parametergrenze, die vor allem durch die Nebenbedingung des 

minimal zulässigen Systemdrucks definiert wurde. In diesem Zusammenhang haben der kriti-

sche Druck und die Azentrizität eine besondere Bedeutung. Diese beeinflussen den Gesamtwir-

kungsgrad direkt zwar nur marginal, jedoch führen hohe kritische Drücke und geringe Azentri-

zitäten zu höheren Sättigungsdrücken und ermöglichen so höhere kritische Temperaturen, die 

dann zu einer Erhöhung der Wirkungsgrade führen. Die isobare Wärmekapazität nimmt zwar 

auch Einfluss auf die Effizienz, jedoch ist sie hier vor allem der entscheidende Parameter, um 

sicherzustellen, dass am Verdichteraustritt überhitzter Dampf vorliegt und am Ausgang des  

Expanders (ORC) der Dampfgehalt mindestens 90 % beträgt (Nebenbedingungen). Im Allge-

meinen führen große Wärmekapazitäten zu trockenen Fluiden und geringe zu nassen Fluiden. 

Um die Nebenbedingungen einzuhalten, haben sich hier Wärmekapazitäten im mittleren Para-

meterbereich (ca. 70 J·mol-1·K-1) als besonders geeignet herausgestellt. Auch mit Mitteln der 

Optimierung hypothetischer Arbeitsfluide wurde exemplarisch für eine Speichertemperatur von 

350 K, außerdem untersucht, ob ein thermodynamischer Vorteil resultiert, wenn anstelle eines 

gemeinsamen Fluides getrennte Fluide für die Wärmepumpe und den ORC ausgewählt werden. 

Bislang haben alle Fallstudien zu auf dem CR-Prozess basierten SWS-Systemen nur ein Fluid 

für beide Prozesse berücksichtigt. Die vorangegangene Untersuchung hat aufgezeigt, dass,  
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zumindest unter den betrachteten Bedingungen, der Einsatz getrennter Fluide weder einen sig-

nifikanten Vorteil beim Wirkungsgrad noch bei der abgegebenen Leistung bringt.  

Die Auswahl existierender geeigneter Arbeitsmittel wurde schließlich für den Prozess mit redu-

zierter Leistung anhand einer Fluiddatenbank durchgeführt. Hierbei wurden die gleichen Neben-

bedingungen berücksichtigt, denen auch bereits die Fluidoptimierungen unterlagen. Von den 343 

in der Datenbank gelisteten Fluiden erfüllten die Standardnebenbedingungen (pmin = 100 kPa) 

lediglich 29 Fluide, die dann nach thermodynamischen Kriterien geeignet sind. Der größte Teil 

der Fluidausschlüsse beruhte hierbei auf der Unterschreitung des minimal zulässigen System-

drucks. Dieser wurde, mit Blick auf brennbare Arbeitsmittel, bei 100 kPa definiert, um im Falle 

einer Leckage das Ansaugen von Umgebungsluft in die Anlage zu verhindern. Die potenziell 

geeigneten Fluide wurden dann nach weiteren Kriterien wie dem Ozonabbaupotenzial oder der 

Treibhauswirksamkeit bewertet. Dies dezimierte die Anzahl geeigneter Fluide schließlich von 

ursprünglich 29 auf 15. In diesen Gruppen sind vor allem HFOs, Alkane und Alkene sowie  

Amine enthalten, die zu Gesamtwirkungsgraden zwischen 10,1 % und 25,6 % führen (unter Be-

rücksichtigung irreversibler Komponenten). Der höchste Gesamtwirkungsgrad wurde hierbei 

von dem Fluid Ethylamin erreicht, wobei das optimierte hypothetische Fluid mit 30,0 % stets 

noch einen deutlich größeren Wirkungsgrad zeigte. Insgesamt konnte auch hier beobachtet wer-

den, dass die kritische Temperatur einen entscheidenden Parameter darstellt. Es zeigte sich für 

die ausgewählten Fluide, dass der Gesamtwirkungsgrad und die kritische Temperatur einen pro-

portionalen Zusammenhang aufweisen. 

Auf Grund des starken Einflusses dieser Bedingung und unter der Annahme, dass die Gefahr 

von Systemdrücken unterhalb des Umgebungsdruckes in Kombination mit brennbaren Arbeits-

mitteln in einer industriellen Anwendung handhabbar ist, wurde die Analyse nochmals mit einem 

minimal zulässigen Systemdruck von 10 kPa durchgeführt. Unter thermodynamischen Kriterien 

resultierten hieraus 31 weitere potenziell geeignete Fluide, wobei die Anzahl dann unter Berück-

sichtigung der weiteren Auswahlkriterien nochmals auf 14 reduziert wurde. Hierbei fanden sich 

einige Fluide, dessen Wirkungsgrade den des besten Fluids, ermittelt unter den Standardneben-

bedingungen (Ethylamin), überschreiten. Aceton zeigte mit 28 % den höchsten Gesamtwir-

kungsgrad. 

Insgesamt betrachtet sind die kalkulierten Gesamtwirkungsgrade, vor allem unter Berücksichti-

gung irreversibler Komponenten, als niedrig einzuschätzen. Obwohl weitere Irreversibilitäten 

wie Wärmeverluste des Speichers oder instationäre Verluste durch das An- und Abfahren der 

Anlage noch nicht berücksichtigt wurden, beträgt der Gesamtwirkungsgrad im Szenario mit den 
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realsten Bedingungen lediglich 28 % (mit Aceton). Allerdings haben andere Autoren [25,41] 

bereits aufgezeigt, dass der Wirkungsgrad durch die Integration von Abwärme bei moderater 

Temperatur (z. B. 360 K) deutlich erhöht werden kann, was diese Systeme dann dennoch inte-

ressant macht. Ein weiterer Vorteil von SWS-Systemen, z. B. gegenüber Pumpspeicherkraftwer-

ken, liegt darin, dass sie keine besonderen Anforderungen an den Standort stellen und auch de-

zentral installiert werden können, sodass diese Technologie trotz der mäßigen Wirkungsgrade 

einen Baustein zur Lösung des Energiespeichersystems darstellen kann. 
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4 Verfahren zum Fluidretrofit am 

Beispiel von Wärmepumpen 

 Das vorliegende Kapitel beschäftigt sich mit theoretischen Methoden der Fluidauswahl für 

bestehende Anlagen und Anlagendesigns. Hierzu wird ein Wärmepumpenprozess in verschiede-

nen Komplexitätsstufen modelliert, wobei der Fokus auf der Fragestellung liegt, wie genau eine 

konkrete Anlage modelliert werden muss, um eine verlässliche Fluidauswahl im Rahmen eines 

Fluidretrofits durchführen zu können. 

Zunächst wird im Folgenden ein Überblick über den aktuellen Forschungsstand gegeben  

(Abschnitt 4.1), der dann im anschließenden Abschnitt 4.2 reflektiert wird und schließlich zu der 

Formulierung der angestrebten Forschungsziele führt. Anschließend wird zuerst die experimen-

telle Untersuchung vorgestellt (Abschnitt 4.3) und im Weiteren werden dann die theoretischen 

Modelle erläutert (Abschnitte 4.4 bis 4.6). Hierbei wird weiter unterteilt in das thermodynami-

sche Modell für Hubkolbenverdichter (4.4), die Wärmeübertragermodelle (4.5) und die verschie-

denen Kreisprozessmodelle (4.6). Die Ergebnisse des Verdichtermodells werden bereits inner-

halb des Abschnittes 4.4 diskutiert, hingegen erfolgt die Vorstellung der Gesamtergebnisse im 

Abschnitt 4.7. Das Kapitel schließt mit einer Zusammenfassung (4.8). 

Teile der nachfolgenden diskutierten Modellierungen und Ergebnisse wurden bereits vom Ver-

fasser mit den Koautoren Venzik und Atakan publiziert [29,66,67]. 

4.1  Stand der Wissenschaft und Technik 

 Nachfolgend soll ein Überblick über die wissenschaftliche Forschung und z. T. auch die 

industrielle Forschung gegeben werden. Entsprechend den verschiedenen Teilbereichen, die für 

ein Fluidretrofit notwendig sind, gliedert sich auch der vorliegende Abschnitt in die Unterab-

schnitte Historie und aktuelle Problematik der Kältemittel (4.1.1), Methoden der Fluidauswahl 

(4.1.2) und theoretische Modelle von Hubkolbenverdichtern (4.1.3). 
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4.1.1 Historie und aktuelle Problematik der Kältemittel 

 Entsprechend der langen Historie der thermodynamischen Kreisprozesse existiert eine 

ebenso lange Historie der eingesetzten Arbeits- bzw. Kältemittel, die vor allem durch umwelt- 

und sicherheitsbedingte Restriktionen geprägt wurde. Beginnend mit den ersten Kältemaschinen 

von James Harrison (1860) und Carl von Linde (1875) kamen hauptsächlich natürliche Kälte-

mittel wie Diethylether, Ammoniak oder Verbindungen aus der Stoffgruppe der Alkane zum 

Einsatz. Diese haben zwar gute thermodynamische Eigenschaften wie akzeptable Verdamp-

fungsdrücke oder hohe Verdampfungsenthalpien im entsprechenden Temperaturbereich, sind  

jedoch teilweise toxisch und/oder leicht entflammbar und stellen so besondere Anforderungen 

an die Anlagen [13, S. 242]. Auch motiviert durch die Unzufriedenheit mit den bis dato geläufi-

gen natürlichen Kältemitteln begann mit dem Ende des 19. Jahrhunderts die Entwicklung der 

halogenierten Kohlenwasserstoffe (FCKW). Diese besitzen ähnlich gute thermodynamische  

Eigenschaften wie ihre Ausgangsstoffe (meist Alkane, Alkene), sie sind aber i. A. nicht toxisch 

und quasi nicht entflammbar. Initiiert durch das Potenzial dieser Fluide für einen sicheren  

Betrieb von Kälteanlagen wurden bereits zum Ende der 1920er Jahre die natürlichen Kältemittel 

zunehmend durch die neuen synthetischen Kältemittel der Stoffgruppe der Fluorchlorkohlen-

wasserstoffe (FCKW) ersetzt und diese fanden schließlich flächendeckende Verwendung. Im 

Bereich der Klimakälte sind hier vor allem die Fluide Dichlordifluormethan (R12) und Chlor-

difluormethan (R22) zu nennen, die in einigen Teilen der Welt noch heute in Bestandsanlagen 

verwendet werden. In den frühen 1970er Jahren erkannte man das Ozonabbaupotenzial der 

FCKWs und mit der Entdeckung des Ozonlochs (1985) begann dann, eingeleitet durch das Mon-

trealer Protokoll [68], das schrittweise Verbot dieser Verbindungen, was den Anstoß zu einem 

vollständigen Generationswechsel der Kältemittel gab.  

Die meisten Verbindungen der dann folgenden 3. Generation der Kältemittel stammen aus den 

Stoffgruppen der voll- oder teilhalogenierten Kohlenwasserstoffe (FKW und H-FKW) und fin-

den bis heute breite Anwendung in den verschiedensten Anlagen von Kfz-Klimaanlagen bis hin 

zu Großanlagen für Hochhäuser oder Kühllager (Bestands- und Neuanlagen). Im Bereich der 

Klimakälte und Wärmepumpen werden hierbei vor allem das Fluid 1,1,1,2-Tetrafluorethan 

(R134a) und das azeotrope Fluidgemisch R410A, welches zu gleichen Teilen aus Difluormethan 

(R32) und Pentafluorethan (R125) besteht, eingesetzt. Ein weiterer wichtiger Vertreter der 

FKWs, mit hoher Anwendungsdichte in dem bedeutsamen Bereich der Supermarktkälte, ist das 

ternäre Gemisch R404A, dessen Zusammensetzung aus 52 % 1,1,1-Trifluorethan (R143a), 44 % 

Pentafluorethan (R125) und 4 % 1,1,1,2-Tetrafluorethan (R134a) besteht. Die FKWs haben zwar 
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keine ozonschädigende Wirkung, weisen allerdings z. T. ein sehr hohes Treibhauspotenzial auf 

und tragen maßgeblich zum Klimawandel bei. Die Quantifizierung des Treibhauspotenzials  

eines Kältemittels geschieht über den GWP-Wert (englisch: Global-Warming-Potential), bei 

dem grundsätzlich die Treibhauswirksamkeit von Kohlendioxid (CO2) als Bezugsgröße gewählt 

wird [69, S. 147]. Maßgebend für alle Beschlüsse der Weltgemeinschaft sind die kalkulierten 

Werte (GWP-100) des „Intergovernmental Panel on Climate Change (IPCC)“ [70]. Gemäß dem 

aktuellen 5. Sachstandsberichts des IPCC [71] wird hier für R134a ein GWP-Wert von 1300 und 

für R404A ein Wert von 3922 ausgewiesen.  

Als Konsequenz aus der großen Treibhauswirksamkeit der meisten FKWs wurde seitens der 

Weltgemeinschaft die Reduzierung der Verwendung dieser Kältemittel initiiert, wobei die Um-

setzung innerhalb der Europäischen Union durch die F-Gase-Verordnung [3] geregelt ist. Diese 

enthält als Instrumente neben direkten Verboten auch einen Fahrplan zur schrittweisen Reduk-

tion (Phase Down Scenario) der auf dem europäischen Markt zur Verfügung stehenden Mengen 

synthetischer Kältemittel mit Treibhauspotenzial (bemessen in CO2-Äquivalenten). Direkte Ver-

wendungsverbote betreffen hierbei allerdings zeitnah lediglich bestimmte Kältemittel und 

bestimmte Anlagengrößen. So ist beispielsweise, beginnend mit dem Jahr 2020, die Verwendung 

von Kältemitteln mit einem GWP > 2500 in Anlagen mit mehr als 40 t CO2-Äquivalent unter-

sagt. Hauptsächlich betroffen sind hiervon Anlagen aus dem Bereich der kommerziellen Käl-

teerzeugung (Supermärkte, Kühlhäuser), die meist mit R404A (GWP = 3922) betrieben werden 

und die die dann noch zulässige Füllmenge von 10,2 kg häufig überschreiten. Kleinere Anlagen 

wie Klimageräte oder Wärmepumpen, die zurzeit häufig mit Kältemitteln mit einem 

GWP < 2500 betrieben werden, sind vor allem durch das Phase Down Scenario der F-Gase-

Verordnung [3] betroffen. Dieses sieht vor, dass die in der EU in Verkehr gebrachte Menge 

(Neuproduktion) synthetischer Kältemittel (bemessen in CO2 -Äquivalent), beginnend mit dem 

Jahr 2015 bis 2030, auf 21 % reduziert wird. Ausgangspunkt sind hierbei die jährlichen Durch-

schnittsmengen (in CO2-Äquivalent), die in der EU von 2009 bis 2012 in Verkehr gebracht wur-

den. Mit Beginn des Jahres 2018 hat bereits der 2. Reduktionsschritt gegriffen (63 %), was schon 

jetzt z. T. zu einer Verknappung und zu einem erheblichen Preisanstieg einiger Kältemittel 

geführt hat. Nach Thiele [72] ist beispielsweise aktuell die verfügbare Menge am Kältemittel 

R134a im Vergleich mit dem Jahr 2015 um 37 % reduziert, was schließlich zu einer Preissteige-

rung von rund 400 % führte. Es wird demnach deutlich, dass das Instrument des Phase Down 

Scenarios auch für Kältemittel, die basierend auf ihrem GWP-Wert nicht von direkten Verboten 

betroffen sind, eine kurz- bis mittelfristige Substitution notwendig macht. Folglich steht ein  
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erneuter Generationswechsel der Kältemittel bevor und die aktuelle Herausforderung ist, adä-

quate langfristige Lösungen zu finden. 

4.1.2 Methoden der Fluidauswahl und deren aktuellen 

Ergebnisse 

 Die Auswahl geeigneter Fluide ist seit Anbeginn der thermodynamischen Kreisprozesse 

ein andauernd diskutiertes Thema, welches jüngst durch die aktuelle Problematik der Fluorkoh-

lenwasserstoffe (Treibhauspotenzial) erneut an Bedeutung gewonnen hat. Generell unterliegt die 

Auswahl geeigneter Arbeitsfluide, neben thermodynamischen Kriterien (akzeptable Dampfdrü-

cke etc.), vielen weiteren Kriterien, wie beispielsweise der Umwelt- und Werkstoffverträglich-

keit. Nachfolgend sollen allerdings nur die Methoden der Fluidauswahl unter thermodynami-

schen Gesichtspunkten betrachtet werden, da diese Kriterien häufig am Anfang der Auswahl-

kette stehen. Hierzu existieren bereits zahlreiche Ansätze, die prinzipiell in die nachfolgenden 

Kategorien eingeteilt werden können:  

 Generelle Suche nach möglichen Verbindungen 

 Suche oder gezielte Synthese von Fluiden anhand der thermodynamischen Eigen-

schaften der bisherigen Fluide [73] 

 Suche mit Hilfe von Prozesssimulationen für typische Randbedingungen 

[5,16,58,74,75] 

 Genauere Betrachtung ausgewählter Fluide 

 Vergleich anhand des Verhaltens in einzelnen Komponenten [76,77] 

 Experimentell im Vergleich mit etablierten Kältemitteln [78–81] 

 Experimenteller Fluidvergleich in einer Versuchsanlage unter typischen Randbe-

dingungen [30,82] 

Die erste genannte Methode, die gezielte Suche nach oder die gezielte Synthese von Fluiden mit 

ähnlichen thermodynamischen Eigenschaften wie die bisher eingesetzten, wird nahezu aus-

schließlich seitens der Kältemittelindustrie angewendet [73]. Der Fokus liegt vornehmlich  

darauf, Fluide herzustellen, die zwar aus thermodynamischer Sicht den zu ersetzenden ähneln, 

die allerdings gleichzeitig beispielsweise den neuesten Umweltanforderungen (GWP) gerecht 

werden. In diesem Zuge sind vor allem Verbindungen aus der Gruppe der Fluorolefinwasser-

stoffe (HFO) wie R1234ze(E) oder R452B in den Fokus gerückt, die gemäß den Herstelleranga-

ben geeignet sind, um Kältemittel wir R134a oder R410A direkt zu ersetzen. Diese Methode 

bietet dem Anwender zwar den Vorteil, dass die Auswahl eines Substituts sich, unabhängig von 
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der konkreten Anlage, nur daran orientiert, welches Kältemittel bisher genutzt wurde, allerdings 

wird gleichzeitig vorausgesetzt, dass die thermodynamischen Eigenschaften der bisherigen Käl-

temittel bereits ein Optimum darstellten. 

Die zweite Art der groß angelegten Fluidsuche basiert auf Prozesssimulationen, mit denen ent-

weder Fluiddatenbanken durchsucht werden [58,74,75] oder zunächst mit der Methode des  

Inverse Engineering optimale hypothetische Fluide erstellt werden, die dann Grundlage für die 

Auswahl realer Fluide sind [4,5,16,18,52]. Eine detaillierte Betrachtung des aktuellen For-

schungsstandes des Inverse Engineering bei der Fluidauswahl wurde bereits im Abschnitt 3.2.3 

vorgenommen. Allen dieser Publikationen gemeinsam ist, dass der Fokus auf zukünftigen Neu-

anlagen liegt, sodass die Fluidauswahl als Teil der Gesamtauslegung verstanden wird. So werden 

beispielsweise in den häufig sehr einfachen Prozessmodellen konstante isentrope Verdichterwir-

kungsgrade für alle Fluide angenommen und Wärmeübertrager werden meist gar nicht model-

liert [5,58,75]. Als übergreifendes Ergebnis resultieren aus diesen Studien häufig natürliche Käl-

temittel wie Isobutan, Propan oder Dimethylether als gute Alternative. 

Die weiteren genannten Methoden sind dominiert durch die ausführlichere Betrachtung einzelner 

Kältemittel, die bereits mit den ersten genannten Methoden als vielversprechende Kandidaten 

identifiziert wurden. Die Bewertung geschieht dann entweder rein fokussiert auf ein Bauteil wie 

beispielsweise den Verdichter [77] oder den Kondensator [76] oder mit Blick auf die Gesamtan-

lage. Hierbei kann weiterhin unterschieden werden, ob der Fokus bezüglich der Anlagen und 

Randbedingungen auf bestehenden Anlagen, die ursprünglich mit einem zu ersetzenden Fluid 

betrieben wurden, liegt [78–81] oder ob die Versuchsanlagen gezielt für die zu untersuchende 

Stoffgruppe konzipiert wurden [30,82]. Beispielsweise haben Sanchez et al. [80] die HFOs 

R1234yf und R1234ze(E), die Alkane Isobutan und Propan sowie das FKW R152a mit R134a 

in einer für R134a ausgelegten Kälteanlage verglichen. Die Autoren fanden heraus, dass alle 

Fluide prinzipiell eingesetzt werden können, jedoch die volumetrische Kälteleistung mit Aus-

nahme von Propan z. T. deutlich abnimmt, was bei gleicher Leistung i. A. größere Anlagen  

erfordert. Speziell für Propan fanden Sanchez et al. [80] hingegen, dass die volumetrische Käl-

teleistung sogar um mindestens 40,5 % gesteigert ist, wobei sich gleichzeitig auch die Leistungs-

zahl verbesserte. Allerdings führte dies auch dazu, dass die Verdichterleistung um rund 45 % 

anstieg. Chang et al. [82] haben die Fluide Propan, Propen, Isobutan und Butan in einer für die 

Versuche explizit konzipierten Wärmepumpenversuchsanlage untersucht. Die Eintrittstempera-

tur des Sekundärfluids in den Kondensator (Ethanol) betrug hierbei 21,1 °C und die Verdampfer-

Eintrittstemperatur (Sekundärfluid, Ethanol) wurde zwischen -8,3 und +8,3 °C variiert. Aus den 
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Ergebnissen wird deutlich, dass Propen und Propan im Vergleich zu Butan und Isobutan deutlich 

höhere Heizleistungen und Leistungszahlen aufweisen. Die Autoren haben außerdem Wärme-

übergangskoeffizienten sowohl auf theoretischer als auch auf experimenteller Basis betrachtet 

und fanden heraus, dass die genannten Fluide bei identischen Massenstromdichten sehr ähnliche 

Wärmeübergangskoeffizienten haben, die sogar gegenüber dem FCKW R22 gesteigert sind.  

Fasst man die Methoden der detaillierten Betrachtungen einzelner Kältemittel zusammen, wird 

deutlich, dass diese vor allem zu interessanten Heuristiken führen. Beispielsweise ist ein über-

einstimmendes Ergebnis dieser Untersuchungen, dass Propan im Vergleich zu Isobutan zu deut-

lich größeren Heizleistungen und auch zu höheren Verdichterleistungen führt [80,82], was für 

die Fluidauswahl, vor allem bei Neuanlagen, eine sehr hilfreiche Information ist. Darüber hinaus 

bringen Untersuchungen, die gleichzeitig einen Vergleich zu etablierten Kältemitteln anstellen, 

interessante Erkenntnisse darüber, welche Verbindungen potenziell als Substitutionsfluide  

geeignet sind, da sie zu einem ähnlichen Betrieb der Anlage führen. Dies ist zumindest hilfreich, 

um den Kreis potenzieller Substitutionsfluide einzuschränken. 

Die einzigen Publikationen, die keine globalen Sichtweisen vertreten, sondern explizit Methoden 

zur Auswahl geeigneter Substitutionsfluide für konkrete Anlagen betrachten [66,67], sind in 

Vorbereitung der vorliegenden Arbeit mit den Koautoren Venzik und Atakan entstanden und 

werden nachfolgend ausführlich vorgestellt. 

4.1.3 Theoretische Modelle von Hubkolbenverdichtern 

 Zur Berechnung betriebspunktabhängiger Wirkungsgrade und Kennzahlen von Hubkol-

benverdichtern existieren bereits zahlreiche Modellansätze. Diese lassen sich grundsätzlich in 

globale Modelle und differenzielle Modelle unterteilen. Bei den globalen Modellen [83–87] wird 

das thermodynamische Verhalten eines Verdichters mit Hilfe empirischer Korrelationen be-

schrieben, die i. A. aber nicht physikalisch fundiert sind. Die bis dato jüngste Publikation aus 

dem Bereich der globalen Verdichtermodelle, die hier exemplarisch genauer betrachtet werden 

soll, stammt von Navarro-Peris et al. aus dem Jahr 2013 [85]. Die Autoren entwickelten ein 

empirisches Modell, welches zwei neu eingeführte Verdichterkennzahlen, den dimensionslosen 

Massenstrom und die dimensionslose Leistungsaufnahme, als Funktion der Eintrittsbedingungen 

und des Druckverhältnisses berechnet. Die Definition des dimensionslosen Massenstroms weicht 

von dem etablierten Liefergrad ab und setzt den realen Massenstrom ins Verhältnis mit dem 

idealen Massenstrom, allerdings nicht bei Ansaugbedingungen, sondern im Zustand des gesät-

tigten Dampfes beim Eintrittsdruck (𝜂vol = 𝑚̇/[𝜌(𝑝ein, 𝑥 = 1) · 𝑉̇ein] ). Die dimensionslose 
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Leistungsaufnahme ist über den Quotienten der aufgenommenen Verdichterleistung und des Ein-

trittsdrucks multipliziert mit dem Volumenstrom am Eintritt definiert (𝑃∗ = 𝑃/[𝑝ein · 𝑉̇ein]). Die 

Autoren haben zwei Exponentialfunktionen mit insgesamt 5 Anpassungsparametern hergeleitet, 

die die neuen dimensionslosen Kennzahlen als Funktion des Druckverhältnisses und der Über-

hitzung des Fluids am Verdichtereintritt berechnen. Diese Korrelationen wurden für insgesamt 

sechs verschiedene Hubkolbenkompressoren angepasst und getestet, wobei unterschiedliche 

Fluide nicht betrachtet wurden; alle Experimente wurden mit Propan durchgeführt. Die Autoren 

zeigten, dass die Korrelationen gute Ergebnisse innerhalb des definierten Parameterbereiches 

liefern und folgerten, dass ihre Gleichungen alle Typen von Hubkolbenkompressoren mit einer 

Abweichung unter 5 % beschreiben können.  

Das Modell von Navarro-Perris et al. ist grundsätzlich ein gutes Exempel für die weiteren  

genannten globalen Verdichtermodelle. Diese liefern sehr genaue Ergebnisse bei sehr geringem 

Rechenaufwand, basieren allerdings meist auf einer Vielzahl von Parametern, die für jeden Ver-

dichter und, gewöhnlich, auch für jedes Fluid neu angepasst werden müssen. Dies erfordert 

zunächst zahlreiche Messwerte, die nicht bei jeder Anwendung zur Verfügung stehen. 

 Zunächst vielversprechender hinsichtlich weniger Anpassungsparameter und der Möglich-

keit der Fluidextrapolation sind die physikalisch fundierten differenziellen Verdichtermodelle  

[84,89–91]. Grundsätzlich lösen diese Modelle die zeitabhängigen Energiebilanzen für das im 

Zylinder befindliche Gas und teilweise auch für das Verdichtergehäuse. Sie unterscheiden sich 

i. A. darin, welche weiteren physikalischen Prozesse – wie mechanische Reibung, Wärmeüber-

tragung oder Strömungsverluste – modelliert werden. Die komplexesten Modelle [89,90]  

berücksichtigen die Verdichtergeometrie inklusive des Totraums, Wärmeübertragung zwischen 

dem Gas und dem Gehäuse sowie zwischen dem Gehäuse und der Umgebung, die Kolbenrei-

bung, Leckströmungen, das mechanische Verhalten der Ventile und die Ladungswechsel. Die 

hohe Komplexität erfordert jedoch – neben der Kolben- und Zylindergeometrie sowie der Größe 

des Totraums – z. T. die Kenntnis einiger zusätzlicher Größen wie beispielsweise die Federkon-

stanten und Durchmesser der Ventile, die i. A. dem Anwender nicht bekannt sind. Müssen diese 

folglich angepasst werden, resultiert eine große Anzahl erforderlicher Messungen.  

Alternativ haben Castaing-Lasvignottes und Gibout [91] ein Verdichtermodell entwickelt, das 

neben den üblichen Geometrieparametern lediglich auf dem Volumen des Totraums und einem 

Reibungsparameter beruht, die auf Basis von Messungen angepasst werden müssen. Die Autoren 

validierten ihr Modell an Experimenten mit unterschiedlichen Verdichtern, betrieben mit R134a, 
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und zeigten, dass die experimentellen Werte des Liefergrades und des isentropen Wirkungsgra-

des vom Modell gut wiedergegeben werden, wobei ein relativer Fehler nicht explizit angegeben 

ist. Unterschiedliche Fluide wurden nicht betrachtet und die Autoren gaben auch keine Einschät-

zung, ob das Modell basierend auf einem Satz der Anpassungsparameter auch adäquat auf andere 

Fluide angewendet werden kann. Zusätzlich zu dem Modell von Castaing-Lasvignottes und  

Gibout [91] haben Farzaneh-Gord et al. [90] auch die Ventilbewegungen, die Ventilströmungen 

(als inkompressible Strömung) und Wärmeübertragungen in ihrem Verdichtermodell berück-

sichtigt. Die Validierung des Modells basiert hier allerdings lediglich auf einer qualitativen 

Betrachtung, wobei auch kein Fokus auf Fluidextrapolation gelegt wurde. Als Alleinstellungs-

merkmal haben Dutra und Deschamps [89] in ihrem sehr umfangreichen Modell auch elektrische 

und thermische Verluste des Elektromotors berücksichtigt. Ein Vergleich mit Messwerten zeigte, 

dass durch die zusätzlichen Implementierungen die Genauigkeit verbessert werden kann. 

Zusammenfassend sind die differenziellen Modelle das vielversprechendste Konzept, wenn die 

Modellanpassung auf Basis weniger Informationen und Messwerte im Vordergrund steht. Aller-

dings wurden bei den bisherigen Publikationen die generelle Fluidabhängigkeit und die Mög-

lichkeit der Fluidextrapolation nicht berücksichtigt. Beispielsweise wurden die Verlustbeiwerte 

der Ventilströmungen meist als konstant angenommen [84,89,91], obwohl auf Grund der z. T. 

deutlich abweichenden thermodynamischen Eigenschaften (z. B. Transportgrößen) und Massen-

ströme unterschiedlicher Fluide auch deutlich abweichende Verlustbeiwerte zu erwarten sind.  

Die bis dato jüngste Publikation auf dem Gebiet der differenziellen thermodynamischen Ver-

dichtermodelle [29] ist in Vorbereitung der vorliegenden Arbeit entstanden und wurde im Jahr 

2017 veröffentlich. Das dort publizierte Modell ist auch Gegenstand dieser Arbeit und wird im 

Abschnitt 4.4 ausführlich vorgestellt und diskutiert. 

4.2  Forschungsschwerpunkte und Ziele 

 Der Abschnitt 4.1.1 hat die aktuelle Problematik der bis heute etablierten Kältemittel aus 

der Gruppe der FKWs aufgezeigt, die kurz- bis mittelfristig durch Fluide, im besten Fall ohne 

Treibhauspotenzial, substituiert werden müssen. Initiiert durch das Phase Down Scenario der  

F-Gase-Verordnung [3] sind bereits heute eine Verknappung und ein deutlicher Preisanstieg ei-

niger Kältemittel zu verzeichnen. Der nächste Reduktionsschritt tritt im Jahr 2021 (auf 45 %) in 

Kraft und wird die Situation voraussichtlich weiter zuspitzen. Demnach kann es für Geräteher-



Abschnitt 4.2 

Forschungsschwerpunkte und Ziele 

79 

steller, auch wenn direkte Verbote nicht greifen, jetzt schon notwendig oder sinnvoll sein, zu-

mindest einen Teil der Produkte auf Kältemittel mit einem geringeren GWP-Wert umzustellen, 

um schließlich die Absatzmengen halten bzw. steigern zu können. Neben der Umstellung bei 

Neuanlagen kann es auch unter Umständen für Anlagenbetreiber, entweder auf Grund direkter 

Verbote oder aber basierend auf den stark steigenden Kältemittelkosten, angezeigt sein, eine 

bestehende Anlage auf ein alternatives Kältemittel umzurüsten. 

Seitens der Kältemittelindustrie werden bereits alternative Fluide angeboten, die meist aus der 

Gruppe der Fluorolefinwasserstoffe (HFO) [73] stammen und die z. T. sehr ähnliche thermody-

namische Eigenschaften aufweisen wie die etablierten FKWs. Diese Kältemittel können aller-

dings allenfalls als Übergangslösungen verstanden werden, da auch diese häufig ein Treibhaus-

potenzial besitzen. Die GWPs liegen zwar unterhalb denen der FKWs, führen aber langfristig 

trotzdem zu einer Reglementierung durch die F-Gase-Verordnung [3]. Darüber hinaus zeigen 

aktuelle Untersuchungen, dass Fluide wie R1234yf (HFO) z. B. gegenüber Propan bezüglich der 

Effizienz im Nachteil sind [80]. 

Vor allem auch vor dem Hintergrund einer steigenden Sensibilität bzgl. Energieeffizienz sollten 

für die 4. Generation der Kältemittel langfristige und effiziente Lösungen gefunden werden. Dies 

bedarf einer Fluidsuche, die sich nicht an vorherigen Kältemitteln orientiert, sondern vielmehr 

die Anlagen und Anwendungen in den Fokus stellt und die Gesamtheit der chemischen Verbin-

dungen betrachtet. Hierzu existieren bereits zahlreiche Ansätze (Abschnitt 4.1.2), jedoch kon-

zentrieren sich diese Methoden der Fluidauswahl fast ausschließlich auf Neuanlagen, bei denen 

die Anlagenauslegung gleichzeitig mit der Fluidauswahl oder nachgelagert zur Fluidauswahl ge-

schieht. Betrachtet man allerdings neben der großen Anzahl der existierenden Anlagen die um-

fangreichen bestehenden Portfolios der Hersteller, wäre es vorteilhaft, wenn für konkrete Anla-

gen Substitutionsfluide individuell ermittelt werden können, sodass auf eine Neuauslegung ver-

zichtet werden kann. Dieser Bereich der Fluidauswahl für bestehende Anlagen und Anlagende-

signs wurde bisher nur unzureichend betrachtet und ist Gegenstand des vorliegenden Kapitels. 

Im Fokus steht hierbei die gegenwärtig noch unklare Fragestellung, wie genau eine konkrete 

Anlage in einem Modell abgebildet werden muss, um unter thermodynamischen Kriterien eine 

verlässliche Fluidempfehlung zu generieren. Hierzu wird eine Kompressionswärmepumpen-

Versuchsanlage modelliert, wobei die Modellkomplexität in drei Stufen sukzessive gesteigert 

wird. Die erste Modellstufe umfasst lediglich eine einfache Kreisprozessrechnung mit der  

Annahme konstanter Verdichterwirkungsgrade. Im zweiten Schritt wird zusätzlich ein Verdich-
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termodell, welches die isentropen Wirkungsgrade und Liefergrade als Funktion der Betriebsbe-

dingungen und des Fluides bestimmt, sowie ein Pinch-Modell für die Wärmeübertrager imple-

mentiert. Die letzte Modellstufe beinhaltet schließlich zusätzlich differenzielle Modelle für die 

Wärmeübertrager unter dem Einsatz geeigneter Korrelationen für die Wärmeübergangskoeffi-

zienten einphasiger sowie zweiphasiger Strömung. In Anlehnung an die Praxis ist für alle Mo-

dellierungsstufen Bedingung, dass, neben konstruktiven Anlagenkenndaten wie Wärmeübertra-

gertypen und -größen sowie Verdichtertyp und -geometrie, nur wenige spezifische Messwerte 

eines Betriebspunktes mit dem zu substituierenden Fluid notwendig sind. Gerade diese Forde-

rung schließt die Verwendung der bisher publizierten Verdichtermodelle (Abschnitt 4.1.3) aller-

dings aus, da diese i. A. viele Anpassungsparameter aufweisen und somit umfangreiche Mess-

werte benötigen. Darüber hinaus wurde bis dato die – hier entscheidende – Fluidextrapolation 

bei den verfügbaren Verdichtermodellen nicht oder nur unzureichend betrachtet. Deshalb  

erfolgte im Rahmen dieser Arbeit die Entwicklung eines differenziellen Verdichtermodells, wel-

ches neben einigen geometrischen Kenndaten zur Modellanpassung lediglich Messwerte von 

einem Betriebspunkt mit einem Fluid benötigt und dann isentrope Wirkungsgrade und Liefer-

grade als Funktion des Betriebspunktes und des Fluids berechnet. 

In den unterschiedlichen Simulationsstufen sowie in den Messungen werden exemplarisch die 

Fluide Dimethylether, Isobutan, R134a, R152a, Propan und Propen betrachtet. Diese sind ent-

weder bereits etablierte Kältemittel oder sie werden aktuell als mögliche Kältemittel der 4. Ge-

neration diskutiert [30,79,80,92], wobei die meisten davon bereits zur 1. Generation gehörten. 

Hierbei wird hypothetisch angenommen, dass R134a das zu substituierende Fluid ist, welches 

nachfolgend als Referenzfluid bezeichnet wird. Die Betriebsbedingungen der Wärmepumpenan-

lage werden sowohl in den Simulationen als auch in den Messungen konstant gehalten und sind 

angelehnt an eine Wasser/Wasser-Wärmepumpe zur Bereitstellung von Heizungswärme. Die 

Analyse der Ergebnisse erfolgt entlang der verschiedenen Simulationsstufen sowie im Vergleich 

mit den Messwerten. 

Das Kapitel ist so aufgebaut, dass zunächst im Abschnitt 4.3 die experimentelle Untersuchung 

vorgestellt wird. Dieser Abschnitt gliedert sich dabei in die Erläuterung des Versuchsaufbaus 

(4.3.1) und der Randbedingungen (4.3.2) sowie in die Präsentation der Messergebnisse des  

Referenzfluids R134a (4.3.3), denen vorgegriffen wird, da sie maßgebend für die weitere Dis-

kussion des Kapitels sind. Anschließend werden die Teilmodelle – Verdichtermodell (4.4) und 

Wärmeübertragermodelle (4.5) – ausführlich erläutert und schließlich erfolgt dann im Abschnitt 
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4.6 die Vorstellung der Gesamtprozessmodellierungen, unterteilt in die verschiedenen Modellie-

rungsstufen. Die Ergebnisse sowohl aus den Simulationen als auch aus den Experimenten wer-

den gemeinsam im Abschnitt 4.7 erläutert und diskutiert und abschließend im Abschnitt 4.8  

zusammengefasst. 

4.3  Experimentelle Untersuchung des 

Wärmepumpenprozesses 

 Im Fokus des Fluidretrofits steht die Fragestellung, wie genau eine konkrete Anlage  

modelliert werden muss, um eine verlässliche Empfehlung alternativer Fluide zu erhalten. Bei 

der Erörterung dieser Frage stößt man mit dem alleinigen Mittel der Simulation i. A. an natürli-

che Grenzen. Ein Vergleich von Ergebnissen verschiedener Modelle mit aufsteigender Komple-

xität kann sicherlich zu der interessanten Erkenntnis führen, ab welchem Punkt die Lösung kon-

vergiert und somit eine weitere Steigerung der Modellkomplexität nicht mehr sinnvoll ist, aller-

dings bleibt unklar, ob eines der Modelle überhaupt auf eine reale Anlage übertragbare Ergeb-

nisse liefert. Demnach ist hier das Mittel der Wahl die Kombination von Simulation und Expe-

riment, die durch die Zusammenarbeit mit V. Venzik realisiert wurde, was im Folgenden darge-

stellt wird. Dieser hat im Rahmen seiner Dissertation [92] am Lehrstuhl für Technische Thermo-

dynamik der Universität Duisburg-Essen die nachfolgend kurz beschriebene Wärmepumpenver-

suchsanlage konzipiert, aufgebaut und betrieben. Die hier präsentierten Messwerte wurden aus-

schließlich von V. Venzik aufgenommen und für das Fluidretrofit zur Verfügung gestellt. 

4.3.1 Versuchsaufbau 

 Die betrachtete Wärmepumpenversuchsanlage wurde bereits inklusive der Methoden zur 

Datenauswertung ausführlich in den Publikationen [30,92] beschrieben, in diesem Abschnitt  

erfolgt lediglich eine kurze Zusammenfassung und Nennung der wichtigsten Spezifikationen. 

Bei der Versuchsanlage handelt es sich um eine einfache Wasser/Wasser-Kompressionswärme-

pumpe bestehend aus den Hauptkomponenten Verdichter, Kondensator, Expansionsventil und 

Verdampfer. Das Anlagenschema ist in Abbildung 4-1 dargestellt. Bei dem Verdichter handelt 

es sich um einen halbhermetischen Zweizylinder-Hubkolbenverdichter und die Wärmeübertra-

ger sind als Doppelrohrwärmeübertrager ausgeführt. Die Stromführung ist hierbei Gegenstrom, 

wobei das Kältemittel stets das innere Rohr durchströmt und das Sekundärfluid (flüssiges Was-

ser) durch den Ringspalt fließt. Die Wärmeübertrager und alle sonstigen Rohrleitungen sind mit 
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geeigneter Dämmung versehen, um den Wärmetransport von und zur Umgebung zu minimieren. 

Das eingesetzte Expansionsventil ist, anders als bei kommerziellen Anlagen, nicht ein selbstre-

gelndes (z. B. thermostatisches) Ventil, sondern ein einfaches Nadelventil, welches über einen 

Stellmotor durch den Experimentator gesteuert werden kann. Dies bietet größere Freiheitsgrade 

in der Regelung der Anlage und erlaubt es beispielsweise, die Verdampfungstemperatur einzu-

stellen, ohne andere Betriebsparameter zu beeinflussen. Die im Rahmen dieser Arbeit wichtigen 

Spezifikationen der Versuchsanlage sind in Tabelle 4-1 zusammengefasst. 

 

Abbildung 4-1:  Schematische Darstellung der Versuchsanlage, Quelle: [30] 

Generell ist die Anlage mit umfangreicher Messtechnik versehen, vor und hinter jeder Kompo-

nente werden Druck und Temperatur gemessen und die aufgenommene elektrische Verdichter-

leistung wird über ein im Frequenzumrichter implementiertes Leistungsmessgerät gemessen. Zur 

Bestimmung des Kältemittelmassenstroms steht ein Coriolis-Durchflussmessgerät zur Verfü-

gung, welches optional auch durch einen Bypass umströmt werden kann. Auf Grund des hohen 

Druckverlustes des Durchflussmessgeräts wurde im Rahmen der Messungen zum Fluidretrofit 

von dieser Option Gebrauch gemacht. Für die Berechnung der hier betrachteten Prozessgrößen 

(Wärmeströme, elektrische Verdichterleistung) ist der Kältemittelmassenstrom ohnehin nicht 

von Bedeutung, da diese entweder direkt gemessen oder über die Sekundärfluide ermittelt wer-

den. Demnach sind die regelbaren Sekundärmassenströme in den Wärmeübertragern hingegen 

entscheidende Größen, die gravimetrisch ermittelt werden. Für die genauen Spezifikationen der 
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Messinstrumente ist auf [30,92] verwiesen. Die Aufnahme und Verarbeitung der Messwerte  

erfolgt über das Programm LabVIEW [93], wobei Enthalpien, Entropien etc. mit REFPROP [63] 

berechnet werden.  

Bezüglich der Genauigkeit der Messwerte ergibt sich beispielsweise für die Leistungszahl auf 

Grundlage der Gauß’schen Fehlerfortpflanzung ein mittlerer statistischer Fehler von 4,6 %,  

wobei der maximale Fehler bei Reproduktionsmessung mit 2,5 % deutlich geringer ausfiel [30]. 

Tabelle 4-1: Ausgewählte Spezifikationen der Wärmepumpenversuchsanlage 

 
Bezeichnung  Wert 

V
er

d
ic

h
te

r
 

Zylinderanzahl nzyl 2 

Polpaare npol 2 

Kolbendurchmesser DK 34 mm 

Hub H 34 mm 

Maximale Leistung Pmax 2,2 kW 

V
er

d
a
m

p
fe

r
 Werkstoff 1.4571 

Innenrohr 
dv,i 10 mm 

dv,a 12 mm 

Außenrohr Dv,i 16 mm 

Gesamtlänge Lv 14 m 

K
o
n

d
en

sa
to

r 

Werkstoff 1.4571 

Innenrohr 
dk,i 13 mm 

dk,a 15 mm 

Außenrohr Dk,i 19 mm 

Gesamtlänge Lk 22 m 

 

4.3.2 Randbedingungen 

 Die Betriebsbedingungen der Anlage, die nachfolgend auch auf die Simulationen übertra-

gen werden, orientieren sich an einer Wasser/Wasser-Wärmepumpe zur Speisung einer Fußbo-

denheizung. Demnach tritt das Wasser (Sekundärfluid) stets mit 298,15 K in den Kondensator 

ein und verlässt diesen wieder mit 308,15 K. Die Regelung erfolgt hierbei über den Massenstrom 

des Sekundärfluids und folglich führen unterschiedliche Kältemittel und Betriebspunkte zu  

abweichenden Wassermassenströmen und somit auch zu verschiedenen Werten für den abge-

führten Wärmestrom. In den Verdampfer tritt das Wasser konstant mit einem Massenstrom von 
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7,5 kg·min-1 und einer Temperatur von 290,15 K ein, wobei die Austrittstemperatur vom Kälte-

mittel und der Verdampfungstemperatur abhängt. Bei der Regelung der Verdampfungstempera-

tur wird davon ausgegangen, dass auch bei einem Fluidaustausch in einer konkreten Anlage das 

fortwährende Bestreben ist, eine möglichst hohe Effizienz zu erreichen. Demnach wird die Ver-

dampfungstemperatur stets so geregelt, dass unter den nachfolgend genannten weiteren Randbe-

dingungen die Leistungszahl der Anlage maximal ist. Während der gesamten Experimente wird 

die Verdichterdrehzahl konstant auf 1500 min-1 (Netzfrequenz: 50 Hz) gehalten. 

Aus technischer Sicht unterliegt der Betrieb der Anlage einigen Restriktionen. Basierend auf den 

z. T. schnell entflammbaren Kältemitteln ist der minimal zulässige Systemdruck auf 100 kPa 

festgelegt, um im Falle eines Lecks das Ansaugen von Umgebungsluft in die Anlage zu verhin-

dern. Gleichzeitig ist der maximal zulässige Systemdruck unter mechanisch konstruktiven  

Gesichtspunkten bei 2 MPa reglementiert. Weiterhin muss zum Schutz des Verdichters am Ver-

dampferaustritt stets eine Überhitzung des Kältemittels von 3 K vorliegen. Der Kondensator-

Wassermassenstrom ist zwar einer der Regelparameter, jedoch ist dieser, bedingt durch die zur 

Verfügung stehenden Infrastruktur, bei maximal 7,5 kg·min-1 begrenzt. Die minimal zulässige 

Temperatur des Wassers ist bei 275,15 K festgelegt, um ein Gefrieren zu verhindern. 

4.3.3 Ergebnisse für das Referenzfluid R134a 

 Das im Rahmen des Retrofits untersuchte Szenario beinhaltet die hypothetische Annahme, 

dass die Anlage bisher mit R134a betrieben wurde, welches jetzt substituiert werden soll. R134a 

gilt demnach als Referenzfluid und die hiermit erzielten Messwerte haben für die Randbedin-

gungen der nachfolgenden Simulation eine entscheidende Bedeutung. Die wichtigsten Werte 

sind in Tabelle 4-2 zusammengefasst. Demnach liegt im Betriebspunkt mit maximaler Effizienz 

eine Leistungszahl von 4,76 vor und es werden 3,85 kW an Heizleistung abgeführt. Die Ver-

dampfungstemperatur, definiert am Verdampfereintritt, betrug hierbei 278,10 K, was einem 

Druck von 349,05 kPa entspricht. Die Kondensationstemperatur lässt sich auf Grund des Druck-

abfalls in den Wärmeübertragern nur als fiktive Größe angeben. Legt man für diese Temperatur 

die Sättigungstemperatur beim Eintrittsdruck in den Kondensator (p2 = 874,98 kPa) zugrunde, 

folgt eine Kondensationstemperatur von 307,66 K. Analysiert man außerdem die Sättigungstem-

peraturen zu den Austrittsdrücken des Verdampfers und Kondensators, ergeben sich im Ver-

gleich zu den Austrittstemperaturen eine Überhitzung am Verdampferaustritt von ΔTUH = 4,95 K 

und eine Unterkühlung am Kondensatoraustritt von ΔTUK = 2,11 K. Die kleinsten Temperatur-

differenzen (Pinch-Temperaturen) betrugen 1,43 K innerhalb des Verdampfers und 0,71 K  
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innerhalb des Kondensators. Weitere Werte dieser Messung werden in der zusammenfassenden 

Tabelle 6-6 im Abschnitt 6.2.3 gegeben. 

Tabelle 4-2: Messwerte des Referenzfluids R134a 

𝑻𝐯 

(K) 

∆𝑻𝐔𝐇 

(K) 

𝑻𝐤 

(K) 

𝑻𝟑 

(K) 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝐢𝐬  

(-) 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝝀  

(-) 

𝑸̇𝐇 

(kW) 

𝑷𝐯𝐞𝐫 

(kW) 

𝜺 

(-) 

283,04 4,95 307,66 304,66 0,47 0,76 3,85 0,81 4,76 

 

4.4  Thermodynamisches Hubkolbenverdichter-

Modell 

 Ausgehend von der beschriebenen Problematik der bisher publizierten Verdichtermodelle 

(Abschnitt 4.1.3) für die Anwendung in einem Fluidretrofit wird im vorliegenden Kapitel ein 

thermodynamisches Modell für Hubkolbenverdichter entwickelt und erprobt. Ziel dieses  

Modells ist die fluid- und betriebspunktabhängige Berechnung isentroper Wirkungsgrade und 

Liefergrade konkreter Hubkolbenkompressoren. Das Modell sollte hierbei nur wenig Rechenzeit 

beanspruchen und nur mit wenigen Messdaten (bestenfalls ein Betriebspunkt) für ein Fluid auf 

einen konkreten Kompressor anzupassen sein. Dies erfordert letztlich die Konzentration auf die 

wesentlichen Mechanismen und physikalischen Prozesse, woraus dann eine geringe Anzahl  

nötiger Anpassungsparameter resultiert. Folgende Mechanismen und konstruktive Randbedin-

gungen werden als entscheidend erachtet und von dem Modell berücksichtigt:  

 Kolbenbewegung als Funktion der Kurbelwellenrotation und -geometrie, 

 Restvolumen oberhalb des oberen Totpunktes (Totraum), 

 Energiebilanzen für das im Zylinder befindliche Gas, betrachtet als thermodynamische 

Phase (0D) und für das Zylindergehäuse (0D), 

 Wärmeübertragung zwischen Gas und Gehäuse sowie zwischen Gehäuse und Umgebung, 

 Irreversibilitäten auf Grund von Reibung zwischen Kolben und Zylinderwand, 

 Verluste der Ventilströmungen. 

Auf den Ventilströmungen liegt hierbei ein besonderes Augenmerk, da sich im Verlauf der nach-

folgend beschrieben Untersuchungen, diese als besonders wichtig für die Berechnung isentroper 

Wirkungsgrade und Liefergrade für verschiedene Fluide herausgestellt haben. Auf Grundlage 

zahlreicher Messdaten mit verschiedenen Fluiden aus unterschiedlichen Stoffgruppen werden 
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im Folgenden für die Strömungsverluste über den Ventilen empirische Korrelationen hergeleitet, 

die auch auf andere Hubkolbenkompressoren angewendet werden können und schließlich die 

Anzahl nötiger Modellanpassungsparameter reduzieren. 

Die Organisation dieses Abschnitts beginnt zunächst mit der Vorstellung des physikalischen 

Modells und dem Definieren der verwendeten Gleichungen (4.4.1). In den darauffolgenden  

Unterabschnitten erfolgt dann die Beschreibung der programmiertechnischen Umsetzung (4.4.2) 

und die Erläuterung des Experiments (4.4.3). Das Modell wird dann zunächst auf Messwerte mit 

Propen angepasst und anhand verschiedener Betriebspunkte mit dem gleichen Fluid validiert 

(4.4.4). Anschließend werden die Korrelationen der effektiven Strömungsquerschnitte hergelei-

tet (4.4.5) und die Leistungsfähigkeit des Modells wird schließlich, basierend auf zahlreichen 

Betriebspunkten mit unterschiedlichen Fluiden und Fluidgemischen, bewertet (4.4.6). Der  

Unterabschnitt 4.4.7 beschreibt abschließend die Anwendung des Modells, inkl. der Korrelatio-

nen der effektiven Strömungsquerschnitte, auf andere Verdichter und validiert die Übertragbar-

keit anhand von Daten aus der Literatur. 

Das hier präsentierte Modell inkl. der Ergebnisse wurde bereits weitestgehend mit den Koauto-

ren V. Venzik und B. Atakan unter [29] publiziert. Alle nachfolgend beschriebenen experimen-

tellen Untersuchungen wurden hierbei von V. Venzik im Rahmen der Publikation [29] bzw. im 

Rahmen seiner Dissertation [92] geplant und durchgeführt. 

4.4.1 Physikalisches Modell 

 Das physikalische Kompressormodell basiert auf einem einfachen Kolben-Zylinder-Sys-

tem kombiniert mit einer thermischen Masse, als Ersatzmodell für die Zylinderwand und das 

Kompressorengehäuse. Die Abbildung 4-2 zeigt den schematischen Aufbau, im Folgendem wird 

auf die dort definierten Bezeichnungen Bezug genommen. Der Kolben hat einen Durchmesser 

DK und bewegt sich translatorisch entlang des Hubs H.  

Aus der Geometrie resultiert für den Zylinder ein Hubvolumen von V0 (unterer Totpunkt UT bis 

oberer Totpunkt OT). Befindet sich der Kolben bei OT, verbleibt, meist konstruktiv bedingt, ein 

Totvolumen Vtot, welches über eine Proportionalitätskonstante ctot relativ zum Hubvolumen  

definiert ist:  

𝑉tot = 𝑐tot ∙ 𝑉0. Gl. 4-1 

Diese Proportionalitätskonstante ist abhängig von der kompressorspezifischen Geometrie und ist 

einer der Modell-Anpassungsparameter. Die Rotation der Kurbelwelle mit dem Durchmesser a 
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wird mit Hilfe des Pleuels (Länge L) auf den Kolben übertragen und führt zu der translatorischen 

Bewegung. Die aktuelle Kolbenposition und der Kurbelwellenwinkel θ sind über die folgende 

aus der Kompressorgeometrie abgeleitete Gleichung korreliert:  

𝑥(θ) = −
𝐻

2
[1 − cos  𝜃 +

𝐿

𝑎
(1 − √1 − (

𝑎

𝐿
sin 𝜃)

2

)] + (1 + 𝑐tot)𝐻. Gl. 4-2 

 

 

Abbildung 4-2:  Schematische Darstellung des Kompressormodells 

Während des gesamten Zyklus und vor allem während der Kompression und Expansion erfährt 

das Gas eine rasche Temperatur- und Druckänderung, was schließlich zu zeitlich veränderlichen 

Temperaturdifferenzen und somit zur Wärmeübertragung zwischen Gas und Zylinderwand führt. 

Die Wandtemperatur ist im stationären Zustand vor allem eine Funktion des Wärmeübergangs 

zwischen Gas und Zylinderwand, aber auch des Wärmeübergangs zwischen Wand bzw. Gehäuse 

und der Umgebung. Während der Wärmeübergang vom Gehäuse zur Umgebung unter  

Betriebsbedingungen üblicher Wärmepumpen und Kältemaschinen durch die geringen Oberflä-

chentemperaturen und die niedrigen Wärmeübergangskoeffizienten (natürliche Konvektion)  

Ta, pa

x

H

OT

UT

Tg, pgdQwg ( , A) 

Kurbel a
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Aeff,e

Aeff,a
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eher eine untergeordnete Rolle einnimmt [28], so ist der Einfluss der Wärmeübertragung 

Gas/Wand auf den Temperaturverlauf des Gases ein entscheidender Faktor. Das Kompressorge-

häuse fungiert hier als thermischer Speicher und glättet den Temperaturverlauf des Gases [94]. 

Aus den Untersuchungen von Adair et al. [95] geht hervor, dass die Wandtemperatur nur eine 

sehr geringe Zeitabhängigkeit aufweist. Die Autoren fanden für die untersuchten Szenarien stets 

Temperaturänderung unter 0,56 K während eines Zyklus. Als Folge dieser Untersuchung wurde 

die Zylinderwandtemperatur von einigen Autoren physikalischer Verdichtermodelle [87,96] als 

konstant, nicht nur über den Zyklus, sondern auch für verschiedenen Betriebsbedingungen und 

Fluide, angenommen. Der Temperaturverlauf und vor allem die maximale Temperatur des Gases 

sind i. A. stark abhängig vom Fluid, von den Eintrittsbedingungen und vom Druckverhältnis [94] 

abhängig, was die Wärmeübertragung und somit auch die Wandtemperatur maßgeblich beein-

flusst. Im Folgendem wird die Zylinderwandtemperatur zwar auch über einen Zyklus als kon-

stant angenommen, jedoch wird die konkrete Temperatur abhängig vom Fluid und dem Betriebs-

punkt über mehrere Zyklen iteriert. Der Wärmestrom zwischen Zylinderwand und Gas wird mit 

Hilfe des Newton’schen Abkühlungsgesetzes bestimmt:  

𝑄̇wg =
d𝑄wg
d𝑡

=  wg ∙ 𝐴wg(𝑥) · (𝑇w − 𝑇g). Gl. 4-3 

Die Wärmeübertragungsfläche Awg ist hierbei abhängig von der aktuellen Kolbenposition x(θ) 

und den Oberflächen des Zylinderkopfes und des Kolbens, unter der Annahme eines regelmäßi-

gen Zylinders. Für die Bestimmung des zustandsabhängigen Wärmeübergangskoeffizienten αwg 

existieren bereits einige Korrelationen, die aber meist aus dem Bereich der Motorensimulation 

stammen und die hohe Turbulenz durch die Verbrennung berücksichtigen. Tuhovcak et al. [94] 

haben einige dieser Korrelation, z. T. unter Vernachlässigung der Verbrennungsglieder, auf die 

Anwendung für Hubkolbenverdichter analysiert. Die Autoren haben die Ergebnisse aus den Kor-

relationen mit umfassenden CFD-Simulationen verglichen und kommen zu dem Ergebnis, dass 

die Korrelationen generell geeignet sind, dass allerdings für die unterschiedlichen Wärmeüber-

tragungsflächen (Wand, Kolben und Kopf) sowie für die verschiedenen Arbeitsschritte des Kol-

bens auch unterschiedliche Korrelationen verwendet werden sollten. Hieraus resultierten zwar 

die exaktesten Ergebnisse, jedoch zeigte die Analyse auch, dass die Woschni-Korrelation [97] 

unter Vernachlässigung des Verbrennungsgliedes adäquate Ergebnisse für alle Oberflächen und 

Arbeitsschritte liefert. Im Folgenden wird für das Verdichtermodell, auch aus Gründen der Ver-

einfachung, ausschließlich die Woschni-Korrelation [97] angewendet. Ursprünglich wurde diese 

Gleichung ebenfalls für den Wärmeübergang im Verbrennungsmotor hergeleitet, jedoch zeigt 
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sich bei Vernachlässigung des Verbrennungsgliedes, dass der höchste Wärmeübergangskoeffi-

zient am Ende des Kompressionsschritts auftritt, wie es für Hubkolbenverdichter auch zu erwar-

ten ist. Unter Vernachlässigung der Verbrennung ist die Woschni-Korrelation gegeben durch:  

 wg = 127,93 ∙ (𝐷K)
−0,2 ∙ (𝑝g)

0,8
∙ (𝑇g)

−0,53
∙ (𝑐1 ∙ 𝑣̅K)

0,8, Gl. 4-4 

pg und Tg entsprechen hierbei dem Druck und der Temperatur des Gases und 𝜐̅K definiert die 

mittlere Kolbengeschwindigkeit. Die Werte müssen hier in den Dimensionen MPa, K und m·s-1 

eingesetzt werden. Die Konstante c1 ist 6,18 s·m-1 für das Ansaugen und 2,28 s·m-1 für das Aus-

stoßen [97]. Der Wärmeübergang zwischen dem Gehäuse, repräsentiert durch die thermische 

Masse (Abbildung 4-2) mit der Temperatur Tw, und der Umgebung (TU = 298,15 K) wird eben-

falls über das Newton’sche Abkühlungsgesetz beschrieben:  

𝑄̇U =
d𝑄U
d𝑡

=  nat ∙ 𝐴U ∙ (𝑇U − 𝑇w). Gl. 4-5 

Der Wärmeübergangskoeffizient für freie Konvektion außerhalb des Zylinders ist, zumindest für 

den zu erwartenden Temperaturbereich, nicht stark sensitiv für die Oberflächentemperatur und 

wird nachfolgend auf den typischen Wert αnat = 6 W·m-2·K-1 gesetzt. Die Wärmeübertragungs-

fläche AU kann einfach über die Kompressorgeometrie abgeschätzt werden. Die Temperaturän-

derung der thermischen Masse ist schließlich über die Energiestrombilanz definiert:  

𝑚w ∙ 𝑐w ∙
d𝑇w
d𝑡

= 𝑄̇wg + 𝑄̇U. Gl. 4-6 

Die spezifische Wärmekapazität cw wird hierbei als temperaturunabhängig angenommen. Die 

Temperatur der thermischen Masse ist, im stationären Fall, weder eine Funktion der Masse mw 

noch von cw. Die Werte wurden so ausgewählt, dass die Iteration der Temperatur Tw möglichst 

schnell konvergiert, allerdings keine numerischen Schwingungen auftreten. 

Die an das Gas übertragene Arbeit ist aufgeteilt in eine reversible Kolbenarbeit und einen irre-

versiblen Anteil. Unter der Annahme quasistatischer Zustandsänderung gilt für die reversible 

Kolbenarbeit:  

d𝑊rev

d𝑡
= −𝑝𝑔 ∙

d𝑉

d𝑡
, Gl. 4-7 

 

wobei der Druck des Gases pg zeitabhängig bzw. abhängig vom Kurbelwinkel ist. Der zweite 

Arbeitsterm berücksichtig verschiedene Irreversibilitäten, basiert jedoch hauptsächlich auf der 
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Gleitreibung zwischen den Kolbenringen und dem Zylinder. Analog zur Modellierung von Ver-

brennungsmotoren [98, S. 33] wird die dissipierte Arbeit mittels eines Reibdrucks preib berech-

net.  

d𝑊reib

d𝑡
= −𝑝reib ∙

d𝑉

d𝑡
. Gl. 4-8 

Der Reibdruck ist ein weiterer Modellparameter und muss verdichterspezifisch angepasst wer-

den. Neben der Geometrie des Verdichters ist die Gleitreibung i. A. auch beeinflusst durch die 

Schmiereigenschaften des Öls, die mitunter abhängig vom Betriebspunkt sind, sowie von der 

Drehzahl. Es wird, in Anlehnung an die Verwendung für ein Fluidretrofit, davon ausgegangen, 

dass der Anwendungsbereich der entsprechenden Anlage hierbei unverändert bleibt und die 

Temperatur- und Druckbereiche, in denen der Verdichter operiert, nahezu konstant sind, was 

letztlich auch zu unveränderten Schmiereigenschaften des Öls führt. Des Weiteren ist ein Groß-

teil der heutigen Anlagen Start/Stopp geregelt, sodass eine Drehzahlabhängigkeit des Verdich-

termodells nicht im Vordergrund steht. Der Reibdruck wird demnach im Rahmen dieses Modells 

für einen konkreten Verdichter bei gleicher Drehzahl und ähnlichen Ein- und Austrittsbedingun-

gen als konstant angenommen. Sollen andere Drehzahlen oder stark abweichende Betriebsbe-

dingungen betrachtet werden, muss der Reibdruck neu angepasst werden.  

Die Zeitdiskretisierung geschieht nach Gl. 4-9 über den Kurbelwinkel θ und die Frequenz f:  

d

d𝑡
= 𝜔

d

d𝜃
= 2π𝑓

𝑑

d𝜃
, Gl. 4-9 

wobei ω hier der Drehgeschwindigkeit (2πf) entspricht. Die Diskretisierung erfolgt konkret 

durch 5000 finite Änderungsschritte des Kurbelwinkels. Diese Anzahl hat sich als ausreichend 

genau herausgestellt, gewährleistet aber gleichzeitig auch einen Programmdurchlauf in einer  

akzeptablen Zeit. 

Für die Änderung der Temperatur und Masse des Gases im Zylinder werden Energie- und Mas-

senbilanzen angesetzt. Diese sind individuell für den jeweiligen Arbeitsschritt (Verdichten, Aus-

schieben, Expandieren und Ansaugen), wobei stets kinetische und potenzielle Energien vernach-

lässigt werden. 

Kompression 

Für das geschlossene System während der Kompression liefert die Massenbilanz:  

d𝑚g

d𝑡
= 0 Gl. 4-10 
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und die Energiebilanz ist nach dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik:  

𝑚g

d𝑢g
d𝑡
− 𝑄̇wg −

d𝑊rev

d𝑡
−
d𝑊reib

d𝑡
= 0. Gl. 4-11 

Ausschieben 

Im Prozessschritt des Ausschiebens ist das System als Kontrollvolumen zu betrachten. Unter 

Vernachlässigung von Rückströmung und Überschneidungen der Ventilöffnungen führt die 

Massenbilanz für das im Zylinder befindliche Gas zu:  

d𝑚g

d𝑡
= −𝑚̇a. Gl. 4-12 

Das mechanische Modell für die Ventile ist hier bewusst einfach gehalten. Die masselosen Ven-

tile öffnen und schließen stets vollständig und ohne Zeitverzögerung, sobald eine Druckdifferenz 

am jeweiligen Ventil vorliegt. Der Massentransport durch die Ventilöffnungen wird mit dem 

physikalischen Modell des inkompressiblen Fluids beschrieben. Die nachfolgende Gleichung 

(Gl. 4-13) stammt aus der Strömungsmechanik und wurde bereits von anderen Autoren zur  

Beschreibung der Ventilströmungen in Hubkolbenkompressoren verwendet [87,96]. Die  

gewöhnliche Anwendung ist jedoch die Berechnung von Druckverlusten inkompressibler 

Rohrströmungen oder Strömungen durch Armaturen. 

d𝑚g

d𝑡
= 𝐴eff,a ∙√2 ∙ 𝜌g ∙ (𝑝g − 𝑝a). Gl. 4-13 

Durch Strömungsverluste wie Reibung oder Ablösung kommt es i. A. zu einer Einschnürung der 

Strömung, sodass der effektive Strömungsquerschnitt Aeff nicht mehr der geometrischen Fläche 

Aventil entspricht. Das Verhältnis wird gewöhnlich über den Reibungsbeiwert ζ beschrieben:  

𝐴eff =
𝐴ventil

√𝜁
. Gl. 4-14 

Viele Autoren vorangegangener Verdichtermodelle [84,87,89,91,96] haben den Fokus nicht auf 

unterschiedliche Fluide gerichtet und den Reibungsbeiwert als konstant angenommen. Vorun-

tersuchungen im Rahmen des hier vorgestellten Verdichtermodells haben allerdings gezeigt, 

dass fluidspezifische Reibungsbeiwerte für eine adäquate Bestimmung von Verdichterwirkungs-

graden in Abhängigkeit des Fluids unerlässlich sind. Für einige Standardfälle sind in der ein-

schlägigen Literatur (z. B. [62,99]) Reibungsbeiwerte tabelliert oder geeignete Korrelationen 

angegeben. Allerdings haben sich diese hier als ungeeignet herausgestellt, sodass im Folgenden 

auf der Basis umfangreicher Messungen eigens empirische Korrelationen für die Ventilströmun-
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gen hergeleitet werden (Abschnitt 4.4.5). Diese beziehen sich direkt auf die effektiven Strö-

mungsquerschnitte und nicht auf den Reibungsbeiwert, da die geometrischen Strömungsquer-

schnitte der Ventile i. A. dem Anwender von Kompressoren nicht bekannt sind. 

Für den Arbeitsschritt des Ausschiebens liefert der 1. Hauptsatz der Thermodynamik schließlich:  

d

d𝑡
(𝑚g ∙ 𝑢g)+ 𝑚̇a · ℎa −

d𝑄wg
d𝑡

−
d𝑊rev

d𝑡
−
d𝑊reib

d𝑡
= 0. Gl. 4-15 

Expansion 

Analog zur Kompression führt die Massenbilanz für die Expansion zu:  

d𝑚g

d𝑡
= 0. Gl. 4-16 

Die Energiebilanz liefert:  

𝑚g

d𝑢g
d𝑡
− 𝑄̇wg −

d𝑊rev

d𝑡
+
d𝑊reib

d𝑡
= 0. Gl. 4-17 

 

Ansaugen 

Das angesetzte Modell für das Ansaugen folgt dem des Ausschiebens und führt zu folgenden 

Gleichungen. 

Kontinuitätsgleichung:  

d𝑚g

d𝑡
= 𝑚̇e, Gl. 4-18 

Einlassmassenstrom:  

d𝑚g

d𝑡
= 𝐴eff,e ∙√2 ∙ 𝜌g ∙ (𝑝ein − 𝑝g), Gl. 4-19 

Energiebilanz:  

d

d𝑡
(𝑚g ∙ 𝑢g)− 𝑚̇e · ℎe − 𝑄̇wg −

d𝑊rev

d𝑡
+
d𝑊reib

d𝑡
= 0. Gl. 4-20 

Der isentrope Verdichterwirkungsgrad wird analog zu Gl. 2-25 mit Hilfe der mittleren Austritts-

enthalpie, ermittelt durch Integration des Enthalpiestroms entlang des Ausschiebens, bestimmt:  

𝜂ver
is =

∫ 𝑚̇a ∙ 𝑑𝑡 ∙ (ℎa
is − ℎe)aus

∫ 𝑚̇a ∙ ℎa d𝑡 − ℎe ∙ ∫ 𝑚̇e ∙ 𝑑𝑡einaus

. Gl. 4-21 

Um Verwechselungen mit der Wärmeleitfähigkeit zu vermeiden, wird der Liefergrad (Gl. 2-24) 
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hier, abweichend zur gewöhnlichen Nomenklatur, nicht mit λ, sondern mit 𝜂ver
λ  bezeichnet. Er 

ist definiert durch:  

𝜂ver
λ =

∫ 𝑚̇e ∙ 𝑑𝑡ein

𝑉0 ∙ 𝜌e
. Gl. 4-22 

Aus dem physikalischen Modell resultieren schließlich vier geometrische Modellparameter (DK, 

H, AU, L/a), die i. A. durch Herstellerangaben bekannt sind, sowie vier weitere Parameter (Aeff,e, 

Aeff,a, ctot, preib), die auf Basis von Messwerten angepasst werden müssen.  

4.4.2 Programmtechnische Umsetzung 

 Alle Programme sind in der Programmiersprache Python [100] geschrieben, wobei die  

benötigten Zustandsgrößen wie innere Energie, Enthalpie, Entropie oder Volumen (alle spezi-

fisch) grundsätzlich von der REFPROP-Datenbank [63] stammen. Die REFPROP-Aufrufe zur 

Abfrage der Stoffdaten haben einen maßgeblichen Einfluss auf die Rechenzeit des gesamten 

Modells. Um diese zu reduzieren und somit die Möglichkeit zu schaffen, auch viele verschiedene 

Betriebsbedingungen, z. B. im Rahmen eines Fluidretrofits, abfragen zu können, werden die  

nötigen Stoffdaten im relevanten Bereich des überhitzten Dampfes durch eine definierte Anzahl 

empirischer Werte zunächst tabelliert und anschließend wird dazwischen interpoliert. Konkret 

werden beim Aufruf der Datenanpassung die Zustandsgrößen p, u, und h für jeweils 100 Tem-

peraturen entlang von 20 Isochoren bestimmt, wobei der betrachtete Parameterbereich vom Fluid 

und den Eintrittsbedingungen abhängt. Die Berechnung der vom Verdichtermodell abgefragten 

Zustände erfolgt dann durch lineare Interpolation. Hierbei ist eine Extrapolation über den ange-

passten Parameterbereich hinaus durch entsprechende Abfragen ausgeschlossen und führt dann 

automatisch zu einem direkten Aufruf der REFPROP-Datenbank. Eine Analyse zum Vorteil und 

der Genauigkeit der Datenanpassung hat gezeigt, dass die Ergebnisse des eigentlichen Verdich-

termodells nur marginal beeinflusst sind, die Rechenzeit allerdings deutlich reduziert wird, vor 

allem, wenn mehrere Betriebsbedingungen für ein Fluid betrachtet werden. Der eigentliche Pro-

grammablauf des Verdichtermodells beginnt nach der Anpassung der Stoffdaten und verläuft, 

wie in Abbildung 4-3 schematisch dargestellt. Zu Beginn der Berechnung befindet sich der Kol-

ben am unteren Totpunkt und das Zylindervolumen ist vollständig mit Gas im Eintrittszustand 

(T0 = Te, p0 = pe) gefüllt. Es werden dann, entlang einer Kurbelwellenumdrehung (Δθ = 2π), die 

verschiedenen Arbeitsschritte durchlaufen. Die Kriterien für den Beginn eines nächsten Arbeits-

schritts sind das Überschreiten des Austrittsdrucks (Ausschieben), das Erreichen des oberen Tot-
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punktes (Expansion) und das Unterschreiten des Eintrittsdrucks (Ansaugen). Durch die irrever-

sible Rückexpansion des Restgases (Totvolumen) und die anschließende Vermischung mit 

Frischgas aus der Saugleitung entspricht der Zustand des Gases im Zylinder beim erneuten  

Erreichen des unteren Totpunktes nicht mehr dem Eintrittszustand, was einige Iterationen nötig 

macht, um stationäre Betriebsbedingungen zu erreichen. Hierbei startet der nächste Durchlauf 

eines Zyklus stets mit dem letzten Zustand der vorherigen Iteration. Die Temperatur der thermi-

schen Masse ist zu Beginn auf Tw,0 = 315 K gesetzt und wird während des Durchlaufens der 

Zyklen ebenfalls iteriert. Dieser Wert hat sich, bezogen auf die hier betrachteten Betriebsbedin-

gungen des Kompressors, als sinnvoll erwiesen. Werden deutlich abweichende Bedingungen  

betrachtet, sollte der Wert angepasst werden, um die Anzahl nötiger Iterationen zu reduzieren. 

Als Abbruchkriterium der Iterationsschleife dient der Vergleich der Gastemperatur, der im 

Zylinder befindlichen Masse und der Temperatur der thermischen Masse zu Beginn und zum 

Ende einer Iteration:  

𝐴𝑏𝑟 = (𝑇g,0 − 𝑇g,2π)
2
+ (𝑚g,0 −𝑚g,2π)

2
+ (𝑇w,0 − 𝑇w,2π)

2
< 0,01 Gl. 4-23 

Unterschreitet die Quadratsumme den Grenzwert von 0,01, wird von stationären Bedingungen 

ausgegangen und die Iterationsschleife wird unterbrochen. Anschließend werden der isentrope 

Wirkungsgrad und der Liefergrad bestimmt und vom Programm zurückgegeben. 

 

Abbildung 4-3: Schematische Darstellung des Programmablaufs des Verdichtermodells 

Die Anpassungen der nötigen Modellparameter erfolgen mittels numerischer Optimierung. Hier-

bei kommt der NLP-Algorithmus (Non Linear Programming) des OpenOpt-Netwerkes [55] zum 

Einsatz. Die Optimierung der Anpassungsparameter beruht hierbei auf den Fehlerquadraten der 

isentropen Wirkungsgrade und Liefergrade zwischen den berechneten und den experimentell 

bestimmten Werten einer definierten Anzahl von Betriebspunkten.  
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4.4.3 Experimentelle Untersuchung 

 Der als Grundlage für die Modellanpassung und -validierung betrachtete Kompressor ist 

Teil einer Wärmepumpenversuchsanlage, die im Abschnitt 4.3.1 sowie in [29,30,92] bereits aus-

führlich beschrieben wurde. Die experimentellen Untersuchungen wurden im Rahmen der  

gemeinsamen Publikation zu diesem Verdichtermodell [29] durch den Koautor Venzik  

geplant und durchgeführt. 

Bei dem installierten Kompressor handelt es sich um einen semi-hermetischen Zweizylinder-

Hubkolbenverdichter des Herstellers GEA-Bock (Modell: HG12P5.4). Aus dem Kolbendurch-

messer von DK = 34 mm und dem Hub von H = 34 mm resultiert bei Netzfrequenz (50 Hz, 2 Pol-

paare) ein Normfördervolumenstrom von 𝑉̇0 = 5,4 m
3 · h−1. Zur Bestimmung der Ein- und Aus-

trittszustände sind jeweils am Ein- und Auslass des Verdichters Druck- und Temperatursensoren 

installiert. Die Berechnung der kalorischen Zustandsgrößen erfolgt erneut über die REFPROP-

Datenbank [63]. Der Fluidmassenstrom wird hinter dem Verdichter über ein Durchflussmessge-

rät nach dem Coriolis-Prinzip (KROHNE MFS3081 K 1.5 E) bestimmt und die aufgenommene 

Verdichterleistung wird durch ein im Frequenzumrichter installiertes Leistungsmessgerät  

gemessen. Aus den ermittelten Daten werden schließlich die isentropen Wirkungsgrade sowie 

die Liefergrade berechnet. 

𝜂ver
is =

𝑤is(𝑇e, 𝑝e, 𝑝a)

ℎa − ℎe
=
ℎa
is − ℎe
ℎa − ℎe

. Gl. 4-24 

𝜂ver
λ =

𝑚̇fluid

𝑉̇0 ∙ 𝜌e
·
50 Hz

𝑓
. Gl. 4-25 

Unter Berücksichtigung der Toleranzen (Herstellerangaben) der einzelnen Messinstrumente [30] 

wurde für die Berechnung des isentropen Wirkungsgrads und des Liefergrads anhand eines  

typischen Betriebspunktes mit Propen (Te = 290.47 K, pe = 500 kPa, pa = 2044 kPa) der statisti-

sche Fehler auf Basis von Fehlerfortpflanzung bestimmt. Die maximalen relativen Fehler betra-

gen hierbei 1,37 % für den isentropen Wirkungsgrad und 1,96 % für den Liefergrad [29]. Es ist 

davon auszugehen, dass die ermittelten Fehler, auf Grund des geringen Einflusses, auch auf an-

dere Fluide und andere Betriebspunkte im ähnlichen Temperatur- und Druckbereich übertragbar 

sind. 

Für eine systematische Untersuchung des Verdichters wurden insgesamt 63 Messpunkte bei un-

terschiedlichen Betriebsbedingungen und verschiedenen Reinstoffen sowie Fluidgemischen auf-

genommen. Hiervon entfallen 40 Punkte auf die Reinstoffe Propen, Propan, Dimethylether, 
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Isobutan, R134a und R152a. Die weiteren 23 Messpunkte wurden für die Fluidgemische Isobu-

tan/Propen, Isobutan/Propan und Isobutan/Pentan bei z. T. variabler Zusammensetzung aufge-

nommen. Eine genaue Übersicht der betrachteten Fluide und Betriebsbedingungen ist der Ver-

suchsmatrix Tabelle 6-3 des Anhangs (6.2.3) bzw. [92] zu entnehmen. Während aller Versuche 

wurde der Kompressor stets bei Netzfrequenz (50 Hz, 1500 min-1) betrieben und die Eintritts-

temperatur konstant auf Te = 290,15 K gehalten. Für die genaue Vorgehensweise bei den Mes-

sungen sowie für die Ermittlung und Einstellung der Fluidgemische wird auf [30,92] verwiesen. 

4.4.4 Ergebnisse für Propen 

 Zunächst wird das Modell nur auf das Fluid Propen angepasst und validiert. Tabelle 4-3 

gibt eine Übersicht der Modellparameter und der ermittelten Werte. Der Kolbendurchmesser und 

die Länge des Hubes stammen aus den Angaben des Herstellers und die äußere Zylinderoberflä-

che ist anhand der Kompressorgeometrie abgeschätzt. Das Verhältnis aus Pleuellänge und Kur-

belwellendurchmesser ist i. A. für den Anwender nicht bekannt und nur schwer zu bestimmen. 

Hier hat sich gezeigt, dass die Modellergebnisse nur wenig sensitiv für dieses Längenverhältnis 

sind, sodass ein aus dem Bereich der Verbrennungsmotoren stammender Standardwert [101, 

S. 43] angesetzt wird.  

Tabelle 4-3: Modell- und Anpassungsparameter (ermittelt für Propen) 

Parameter  Wert 

Kolbendurchmesser* DK 34 mm 

Hub* H 34 mm 

Zylinderoberfläche (abgeschätzt) AU 0,04 m² 

Pleuel / Kurbelwelle L / a 3,5 

Effektiver Strömungsquerschnitt Eintritt Aeff,e 1,27·10-5 m² 

Effektiver Strömungsquerschnitt Austritt Aeff,a 1,61·10-5 m² 

Relatives Totvolumen ctot 0,607 

Reibdruck preib 48,92 kPa 

*Herstellerangabe   

 

Die vier Anpassungsparameter Aeff,e, Aeff,a, ctot und preib wurden zunächst basierend auf zwei 

Wertepaaren aus isentropem Wirkungsgrad und Liefergrad resultierend von zwei gemessenen 

Betriebspunkten mit Propen (Te = 290,44, pe = 600 kPa, pa1 = 1870 kPa, pa2 = 2360 kPa) durch 

numerische Optimierung angepasst. Hierbei wird vorerst angenommen, dass auch die effektiven 
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Strömungsquerschnitte nur vom Kompressor und dem Fluid, nicht aber vom Betriebspunkt  

abhängen. Die ermittelten Werte der vier Anpassungsparameter sind ebenfalls der Tabelle 4-3 

zu entnehmen. Für den Reibdruck resultiert beispielsweise ein Wert von rund 49 kPa und das 

relative Totraumvolumen beträgt 6,07 %. Die Werte liegen alle innerhalb physikalisch sinnvoller 

Parameterbereiche. 

 

Abbildung 4-4:  Isentroper Wirkungsgrad und Liefergrad als Funktion des: a Druckverhältnisses bei 

konstantem Eintrittsdruck, b des Eintrittsdrucks bei konstantem Druckverhältnis 

Die Abbildung 4-4 zeigt für Propen isentrope Wirkungsgrade und Liefergrade als Funktion des 

Druckverhältnisses für einen konstanten Eintrittsdruck pe = 600 kPa (a) sowie als Funktion des 

Eintrittsdrucks bei konstantem Druckverhältnis Π = 3,5 (b). Die durchgezogenen Linien reprä-

sentieren Modellergebnisse und die Symbole zeigen gemessene Betriebspunkte, wobei die weiß 

ausgefüllten Symbole die Punkte repräsentieren, die Basis für die Modellanpassung waren. Die 

experimentellen Punkte sind außerdem mit Fehlerbalken, entsprechend dem ermittelten statisti-

schen Fehler (Abschnitt 4.4.3), versehen. Hier wird deutlich, dass die Messwerte eine hohe  

Genauigkeit aufweisen und somit der Einfluss von Messabweichungen nur marginal auf die  

Modellparameter ist. Für den isentropen Wirkungsgrad zeigen sich ansteigende Verläufe sowohl 

für steigende Druckverhältnisse als auch für höhere Eintrittsdrücke. Aus der Literatur [27,  

S. 54 f.] geht für Hubkolbenverdichter ein analoges Verhalten hervor, wobei die Kennlinie des 

isentropen Wirkungsgrades als Funktion des Druckverhältnisses für gewöhnlich zunächst  

ansteigt, durch ein flaches Optimum verläuft und schließlich wieder fällt. Das Druckverhältnis 

bei maximalem isentropem Wirkungsgrad ist hierbei abhängig von der Verdichtergeometrie, den 

Eintrittsbedingungen und vor allem vom betrachteten Fluid. Aus dem Verdichtermodell resul-
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tiert ebenfalls dieser typische Verlauf, jedoch sind die betrachteten Druckverhältnisse in Abbil-

dung 4-4a, limitiert durch die Versuchsanlage, nicht hoch genug, um den gesamten charakteris-

tischen Verlauf darzustellen. Ferner ist hier nur der Bereich des ansteigenden isentropen Wir-

kungsgrades erfasst. Die Kurve startet mit ηver
is  = 0,57 bei einem Druckverhältnis von Π = 2 und 

endet bei Π = 5 mit ηver
is  = 0,71, wobei die Steigung durch das folgende Optimum bei höheren 

Druckverhältnissen während des Verlaufs deutlich abnimmt. Der Vergleich mit den experimen-

tellen Resultaten zeigt für beide Fälle – Variation des Druckverhältnisses (Abbildung 4-4a) und 

Variation des Eintrittsdrucks (Abbildung 4-4b) – eine sehr gute Übereinstimmung. Eine ähnlich 

gute Übereinstimmung zwischen Modell und Experiment resultiert für den Liefergrad. Analog 

zur Literatur [27, S. 54 f.] sinkt der Liefergrad linear für steigende Druckverhältnisse von 

ηver
λ  = 0,81 auf ηver

λ  = 0,65. Auch die Abhängigkeit vom Eintrittsdruck (Abbildung 4-4b) wird 

tendenziell richtig wiedergegeben, jedoch resultiert aus der Messung hier eine leicht größere 

Steigung als vom Modell prognostiziert. Generell geht aus der Untersuchung jedoch hervor, dass 

die relativen Abweichungen zwischen Modell und Experiment sowohl für den isentropen Wir-

kungsgrad als auch für den Liefergrad stets unter 1,5 % liegen, und das Modell somit, zumindest 

für Propen, valide Ergebnisse liefert. Ein weiterer Indikator für die Modellvalidierung ist das  

p-V-Diagramm, da hier nicht nur der Vergleich globaler Größen wie Wirkungsgrade gezogen 

wird, sondern die Leistungsfähigkeit des physikalischen Modells anhand der einzelnen Zustand-

sänderungen bewertet werden kann. Abbildung 4-5 zeigt das p-V-Diagramm eines Betriebspunk-

tes mit Propen (Te = 290,15, pe = 600 kPa, pa = 1800 kPa), die Bereiche der verschiedenen Pro-

zessschritte sind farblich abgegrenzt. Der Verlauf entspricht mit kleinen Abweichungen qualita-

tiv dem aus der Literatur [26, S. 150] bekannten typischen p-V-Diagramm eines Hubkolbenver-

dichters. Betrachtet man zunächst den Kompressionsschritt (schwarz), beginnt dieser unterhalb 

des Eintrittsdrucks und verläuft auf einer Polytropen bis zum Erreichen des Austrittsdrucks. 

Beim Ausschieben (rot) steigt der Druck des Gases im Zylinder bis über den Austrittsdruck an, 

wodurch die nötige Druckdifferenz zum Ausschieben des Gases erzeugt wird. Der Gasdruck 

durchläuft hierbei ein Maximum, welches ungefähr das 1,14-Fache des Austrittsdrucks beträgt, 

und sinkt schließlich beim Erreichen des oberen Totpunktes auf den Austrittsdruck ab (Ventil 

schließt). Auf Grund des hauptsächlich konstruktiv bedingten Totraums unterhalb des Zylinder-

kopfes liegt am oberen Totpunkt ein Restvolumen vor, welches mit Gas bei Austrittsbedingun-

gen gefüllt ist. Um ein erneutes Ansaugen von Frischgas zu ermöglichen, muss das Restgas  

zunächst auf den Eintrittsdruck rückexpandiert werden. Die Rückexpansion (blau) verläuft hier-
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bei wieder entlang einer Polytropen. Am Ende der Zustandsänderung liegt zwar wieder der Ein-

trittsdruck vor, jedoch ist die Temperatur, bedingt durch Irreversibilitäten des gesamten Prozes-

ses, höher als die Frischgastemperatur. Im Prozessschritt des Ansaugens (braun) unterschreitet 

der Gasdruck schließlich den Eintrittsdruck, wodurch das nötige Potenzial zum Einströmen des 

Frischgases geschaffen wird. Das Einlassventil schließt modellbedingt beim Erreichen des unte-

ren Totpunktes. 

 

Abbildung 4-5:  Aus dem Modell resultierendes p-V-Diagramm von Propen, Te = 290,15; pe = 600 kPa; 

pa = 1800 kPa 

Ein Unterschied zwischen dem aus dem Modell resultierenden p-V-Diagramm und den experi-

mentell bestimmten p-V-Diagrammen [26, S. 150] resultiert aus der Vernachlässigung der Ven-

tilmasse und des Ventilgegendrucks. Für gewöhnlich sind die Ein- und Auslassventile bei Hub-

kolbenverdichtern durch einfache Bohrungen, die mit Hilfe von Blattfedern abgedichtet werden, 

realisiert [26, S. 181]. Die Ventilöffnung ist hierbei nicht, wie beispielsweise bei Verbrennungs-

motoren, durch die Kurbelwellenposition gesteuert, sondern resultiert aus den Druckdifferenzen 

zwischen dem Zylindergas und dem in der Saug- bzw. Druckleitung befindlichen Gas. Die aus 

einer Druckdifferenz resultierende Ventilöffnung ist hierbei abhängig von der Geometrie und 

der eingesetzten Blattfedern und somit herstellerbedingt. Durch diese spezielle Bauart zeigt das 
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experimentell bestimmte p-V-Diagramm am Ende der Kompression und zu Beginn der Expan-

sion ein kurzes unstetiges Über- bzw. Unterschreiten des Aus- und Eintrittsdrucks, wobei die 

eigentlichen Extremwerte bedingt durch das Ausschieben und Ansaugen (Abbildung 4-5) z. T. 

noch überschritten werden. Das Modell vernachlässigt diesen Aspekt, da der Einfluss als unter-

geordnet eingeschätzt wird. 

Generell konnte die vorausgegangene Analyse zeigen, dass das erstellte Verdichtermodell, zu-

mindest für das Fluid, welches Basis für die Parameteranpassung war, physikalisch sinnvolle 

Ergebnisse liefert und eine gute Übereinstimmung zu den Messwerten zeigt. Eine wesentliche 

Zielsetzung für dieses Modell ist jedoch die zuverlässige Berechnung isentroper Wirkungsgrade 

und Liefergrade für unterschiedlicher Fluide, lediglich auf Basis einer Parameteranpassung für 

ein einzelnes Arbeitsmittel. Basierend auf der Erkenntnis, dass die Ventilströmungen hierbei 

eine Schlüsselrolle einnehmen, wird die Fluidabhängigkeit der effektiven Strömungsquer-

schnitte bzw. der Strömungsverluste im nächsten Abschnitt ausführlich betrachtet. 

4.4.5 Korrelation der effektiven Strömungsquerschnitte 

 Gemäß Gl. 4-14 ist der effektive Strömungsquerschnitt der Quotient aus dem tatsächlichen, 

aber meist unbekannten Strömungsquerschnitt Aventil und dem Reibungsbeiwert ζ, der ein Maß 

für die Strömungsverluste darstellt. Vorausgegangene Untersuchungen haben gezeigt, dass die 

Annahme konstanter effektiver Strömungsquerschnitte, vor allem für unterschiedliche Fluide, zu 

ungenauen Modellergebnissen führt, sodass unbedingt fluid- und betriebspunktabhängige Aus-

drücke für die effektiven Strömungsquerschnitte implementiert werden müssen. In der einschlä-

gigen Literatur [62,99] existieren zumindest für inkompressible, laminare Strömungen zahlrei-

che Ansätze, in denen der Reibungsbeiwert ζ mit der Reynolds-Zahl und mit geometrischen  

Parametern korreliert wird. Hier hat sich allerdings gezeigt, dass diese Korrelationen zur  

Beschreibung der vorliegenden Ventilströmungen ungeeignet sind, da die Strömungen über das 

Ein- und Auslassventil vermutlich weder laminar noch inkompressibel sind und zudem auch 

geprägt sind durch Ablösung und Wärmeübertragung. Für gewöhnlich sind der Ein- und Aus-

lasskanal unmittelbar nebeneinander angeordnet (Abschnitt 2.4), sodass es zu einer Wärmeüber-

tragung zwischen dem ausströmenden und dem einströmenden Gas kommt. Darüber hinaus wird 

das in den Zylinder einströmende Frischgas durch die heiße Zylinderwand aufgeheizt, wodurch 

eine konvektive Strömung in entgegengesetzter Richtung entsteht. Motiviert durch diese  

Erkenntnisse wurden hier empirische bzw. semi-physikalische Korrelationen für die effektiven 

Strömungsquerschnitte anhand von Messwerten hergeleitet, die schließlich auch auf andere 
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Kompressoren übertragbar sind. Hierzu wurden in einem ersten Schritt für jeweils 25 experi-

mentell bestimmte Betriebspunkte mit Fluiden unterschiedlicher Stoffgruppen die effektiven 

Strömungsquerschnitte numerisch optimiert bzw. angepasst (Abschnitt 4.4.2). Die betrachteten 

Betriebspunkte wurden unter Variation der Eintritts- und Austrittsdrücke für die Fluide Dime-

thylether, Isobutan, R134a, Propan und Propen aufgenommen, wobei die Eintrittstemperatur 

(Te = 290,15 K) und die Drehzahl (50 Hz) konstant gehalten wurden. Eine genaue Übersicht der 

betrachteten Betriebspunkte ist der Versuchsmatrix Tabelle 6-3 im Anhang (mit * gekennzeich-

net) zu entnehmen. Für die Modellparameter des Reibdrucks und des relativen Totraums wird 

generell angenommen, dass diese zwar abhängig vom Verdichter, jedoch unabhängig vom  

Betriebspunkt (bei konstanter Drehzahl) und vom Fluid sind, sodass die vorher für Propen er-

mittelten Werte (Tabelle 4-3) auch hier angesetzt wurden. Die Ergebnisse der Optimierungen 

sind in Abbildung 4-6, unterteilt in die Saugseite Aeff,e (a) und die Druckseite Aeff,a (b), dargestellt. 

Grundsätzlich resultieren effektive Strömungsquerschnitte zwischen 0,5·10-5 m² und 3,0·10-5 m², 

was innerhalb des zu erwartenden Parameterbereiches liegt. Es zeigt sich, dass Aeff,e nur wenig 

sensitiv bezüglich der Betriebsbedingungen ist und vor allem vom Fluid abhängt, hingegen bei 

Aeff,a eine deutliche Abhängigkeit vom Betriebspunkt vorliegt. 

 

Abbildung 4-6:  Für verschiedene Fluide numerisch bestimmte effektive Strömungsquerschnitte des 

Einlass- (a) und des Auslassventils (b) 

Der zweite Schritt war nun das Finden von fluid- und betriebsbedingungsabhängigen Parame-

tern, die gut mit den optimierten Strömungsquerschnitten korrelieren und im besten Fall physi-

kalischen Hintergrund aufweisen. Zahlreiche Parameter bzw. dimensionslose Kennzahlen, vor 
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allem diejenigen, die für gewöhnlich zur Charakterisierung von Strömungen herangezogen wer-

den wie die Reynolds-Zahl, die Mach-Zahl oder die Prandtl-Zahl, wurden im Rahmen der Ana-

lyse betrachtet. Hier zeigte sich jedoch kein adäquater Zusammenhang mit den effektiven Strö-

mungsquerschnitten. Vor dem Hintergrund, dass die effektiven Strömungsquerschnitte der Saug-

seite stark abhängig vom Fluid, aber nur wenig abhängig vom Betriebspunkt sind (Abbildung 

4-6a), wurde die Parametersuche auf rein fluidspezifische Größen fokussiert. Es hat sich schließ-

lich herausgestellt, dass die spezifische Gaskonstante Ri, wie der Abbildung 4-6a zu entnehmen 

ist, gut mit den effektiven Strömungsquerschnitten der Saugseite korreliert. Die spezifische Gas-

konstante ist, vor allem auf Grund ihrer Verbindung zur spezifischen Wärmekapazität und zur 

molaren Masse, im Bereich der Gasdynamik ein entscheidender Parameter, speziell wenn Wär-

meübertragung stattfindet. Demnach erscheint die Wahl der spezifischen Gaskonstanten als  

Basis einer Korrelation effektiver Strömungsquerschnitte physikalisch sinnvoll. Die Strömungs-

bedingungen am Auslassventil unterscheiden sich zum Einlassventil deutlich in der Strömungs-

geschwindigkeit und der Dichte, sodass sich herausgestellt hat, dass die effektiven Strömungs-

querschnitte des Auslasses nicht hinreichend mit den spezifischen Gaskonstanten korrelieren. 

Hingegen fand sich eine gute Übereinstimmung mit der Massenstromdichte (𝐺̇a = 𝑚̇a/𝐴eff,a) 

(Abbildung 4-6b), definiert als Quotient aus mittlerem Massenstrom über dem Ventil und effek-

tivem Strömungsquerschnitt. Die Ergebnisse zeigen für Aeff,a sinkende Werte für eine steigende 

Massenstromdichte, woraus zu folgern ist, dass die Strömungsverluste am Auslassventil voraus-

sichtlich durch Ablösung dominiert sind.  

Resultierend aus der vorangegangenen Untersuchung wurden die folgenden empirischen Korre-

lationen für die effektiven Strömungsquerschnitte angepasst. Die spezifische Gaskonstante ist 

hierbei in kJ·kg-1·K-1 und die Massenstromdichte im kg·m-2 ·s-1 einzusetzen, woraus dann effek-

tive Strömungsquerschnitte in m² resultieren. Da die Massenstromdichte selbst vom effektiven 

Strömungsquerschnitt des Auslasses abhängt, ist Gl. 4-27 eine implizite Funktion, sodass Aeff,a 

während des Programmdurchlaufes ebenfalls iteriert werden muss.  

𝐴eff,e = 2,0415 · 10
−3 · 𝑅i

−0,9826, Gl. 4-26 

𝐴eff,a = 5,1109 · 10
−4 · 𝐺̇a

−0,4860
. Gl. 4-27 

Die Verläufe der Korrelationen sind ebenfalls in Abbildung 4-6a und b dargestellt. Es zeigt sich 

eine gute Übereinstimmung mit den optimierten effektiven Strömungsquerschnitten, die  

Bestimmtheitsmaße betragen R² = 0,94 für Aeff,e und R² = 0,92 für Aeff,a. Im Folgenden wird das 



Abschnitt 4.4 

Thermodynamisches Hubkolbenverdichter-Modell 

103 

Verdichtermodell durch die hergeleitete Korrelation erweitert und es wird der Einfluss der Kor-

relationen auf die Prognostizierbarkeit isentroper Wirkungsgrade und Liefergrade verschiedener 

Fluide genauer analysiert. 

4.4.6 Modellvalidierung 

 Insgesamt wurde das Modell für 63 Messpunkte unter verschiedenen Betriebsbedingungen 

mit unterschiedlichen Fluiden getestet (Tabelle 6-3). Unter der Annahme der Fluidunabhängig-

keit entsprechen die verwendeten Werte für den Reibdruck und das relative Totvolumen den mit 

dem Fluid Propen ermittelten Werten (Kapitel 4.4.4, Tabelle 4-3). Um die Übertragbarkeit der 

Korrelation auch auf andere Fluide zu evaluieren, wurde neben den Fluiden, die bei der Parame-

teranpassung (Dimethylether, Isobutan, R134a, Propan, Propen) benutzt wurden, auch der Rein-

stoff R152a betrachtet. Zudem beziehen sich 23 der insgesamt 63 aufgenommenen Messpunkte 

auf Fluidgemische mit unterschiedlicher Zusammensetzung. Die Gemische sind hauptsächlich 

zusammengesetzt aus den Reinstoffen der Datenanpassung (Isobutan/Propan, Isobutan/Propen), 

wobei in der Mischung Isobutan/Pentan ebenfalls ein weiterer Reinstoff bei der Evaluierung  

betrachtet wird, der nicht Teil der Datenanpassung war. Die Abbildung 4-7 zeigt die Ergebnisse 

für den isentropen Wirkungsgrad (a) und für den Liefergrad (b). Auf der Abszisse sind jeweils 

die experimentell ermittelten Werte aufgetragen und auf der Ordinate, die mit dem Modell kal-

kulierten. Die Symbole unterscheiden Reinstoffe und Mischungen und heben außerdem die Flu-

ide bzw. Fluidgemische hervor, die nicht Teil der Datenanpassung waren (R152a, Isobutan/Pen-

tan). Der grau schattierte Bereich repräsentiert einen relativen Fehler von ± 5 %, definiert durch:  

𝐹rel =
|𝑋exp − 𝑋sym|

𝑋exp
· 100. Gl. 4-28 

Die Mittelwerte von Frel betragen 3,0 % für den isentropen Wirkungsgrad und 2,3 % für den 

Liefergrad, wobei in beiden Fällen der Maximalwert Frel ≤ 6,0 % ist. Ein Vergleich der Modell-

abweichungen differenziert nach Reinstoffen und Gemischen zeigt keine ausgeprägten Unter-

schiede. Ein besonderer Fokus liegt auf den Fluiden, die bei der Herleitung der Korrelationen 

der effektiven Strömungsquerschnitte nicht berücksichtigt wurden. Das Fluid R152a und das 

Fluidgemisch Isobutan/Pentan zeigen zwar mitunter die größten Abweichungen, jedoch liegt der 

relative Fehler auch hier stets unter dem Maximalwert von 6,0 %, was als akzeptabel im Rahmen 

eines Fluidretrofits angesehen wird. In diesem Zuge ist allerdings auch anzumerken, dass die 

spezifischen Gaskonstanten sowie die Massenstromdichten dieser Fluide innerhalb der für die 

Korrelation betrachteten Parameterbereiche liegen. 
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Abbildung 4-7:  Kalkulierte gegen experimentell bestimmte isentrope Wirkungsgrade (a) und Liefergrade 

(b) für verschiedenen Fluide 

Als weitere Möglichkeit der Modellbewertung zeigt die Abbildung 4-8 kalkulierte isentrope 

Wirkungsgrade (a) und Liefergrade (b) für die sechs betrachteten Reinstoffe als Funktion des 

Druckverhältnisses. Die Eintrittstemperatur beträgt konstant 290,15 K und der Eintrittsdruck 

entspricht in Anlehnung an den Betrieb des Verdichters in einer Kältemaschine oder Wärme-

pumpe jeweils dem Sättigungsdruck bei 273,15 K und ist somit für die Fluide deutlich unter-

schiedlich. Die Kurven enden, je nach Fluid, bei dem individuellen maximalen Druckverhältnis. 

Zunächst geht aus den Abbildungen hervor, dass das Modell für beide Parameter und für alle 

Fluide zu den typischen charakteristischen Verläufen [27, S. 54 f.] für Hubkolbenverdichter 

führt. Analog zur Literatur [30,79,80] zeigen sich vor allem beim isentropen Wirkungsgrad deut-

liche Unterschiede zwischen den Fluiden. Dies betrifft die Lage des Maximums bzgl. des Druck-

verhältnisses, die Steigungen vor und hinter den Maxima sowie die im Maximum erreichten 

isentropen Wirkungsgrade selbst. Im Vergleich erreicht Isobutan beispielsweise einen maxima-

len isentropen Wirkungsgrad von 56 % bei einem Druckverhältnis von rund Π = 7,6, hingegen 

zeigt Propen einen maximalen isentropen Wirkungsgrad von 74 % bei einem Druckverhältnis 

von Π = 8,9. 

Aus der vorangegangenen Untersuchung geht hervor, dass das Modell in Kombination mit den 

Korrelationen für die effektiven Strömungsquerschnitte adäquate Ergebnisse liefert auch für  

Betriebspunkte und Fluide, die nicht Teil des Anpassungsprozesses waren. Allerdings wird an 

dieser Stelle nochmals auf den empirischen Charakter der Korrelationen hingewiesen, sodass 
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eine Gültigkeit außerhalb der betrachteten Parameterbereiche ggf. nicht vorliegt und vor einem 

Einsatz überprüft werden sollte. Ein wesentliches Ziel dieses Modells, vor allem auch hinsicht-

lich des Vorhabens eines Fluidretrofits für verschiedene Anlagen, war nicht nur die betriebs-

punkt- und fluidabhängige Berechnung isentroper Wirkungsgrade und Liefergrade, sondern auch 

die leichte Übertragbarkeit auf andere Hubkolbenkompressoren. Die hierfür nötige Vorgehens-

weise wird im folgenden Abschnitt detailliert erläutert und anhand von Messwerten eines abwei-

chenden Kompressors validiert. 

 

Abbildung 4-8:  Kalkulierte isentrope Wirkungsgrade (a) und Liefergrade (b), aufgetragen über dem 

Druckverhältnis, bei Te = 290,15 K und pe = psat(273,15 K) 

4.4.7 Modelltransfer auf weitere Kompressoren 

 Die Anpassung des Modells auf einen anderen Hubkolbenverdichter erfordert, entspre-

chend dem physikalischen Modell (Abschnitt 4.4.1) und insofern die Korrelationen für die  

effektiven Strömungsquerschnitte übertragbar sind, lediglich das Wissen über die vier Geomet-

rieparameter DK, H, AU, und L/α sowie die Anpassung der Parameter preib und ctot. Ein Hindernis 

bei der Übertragung der effektiven Strömungsquerschnitte ist, dass diese an die geometrischen 

Strömungsquerschnitte gekoppelt sind (Gl. 4-14), die allerdings i. A. dem Anwender unbekannt 

und individuell für einen Kompressor sind. Aus technischer Sicht kann jedoch angenommen 

werden, dass die Strömungsquerschnitte der Ventile mit der Zylinderkopffläche bzw. mit der 

Kolbenfläche korrelieren. Nachfolgend wird angenommen, dass das Verhältnis aus den geomet-

rischen Strömungsquerschnitten und somit auch das aus den effektiven Strömungsquerschnitten 
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eine Proportionalität zu dem Verhältnis der Kolbenoberflächen aufweist:  

𝐴eff,i =
𝐴K
𝐴K,0

· 𝐴eff,i,0 =
𝐷K
2

𝐷K,0
2
· 𝐴eff,i,0 Gl. 4-29 

Die mit 0 indizierten Größen repräsentieren hierbei die Werte des Kompressors, der zur Anpas-

sung der Korrelation verwendet wurde (Tabelle 4-3).  

Unter Anwendung von Gl. 4-29 wird das Modell nun auf einen weiteren Verdichter angepasst 

und getestet. In der Literatur existieren zwar zahlreiche Publikationen, in denen das Verhalten 

von Hubkolbenverdichtern (experimentell) diskutiert wird, jedoch sind die angegeben Daten 

meist unvollständig. Häufig fehlen detaillierte Angaben über den verwendeten Verdichter oder 

die experimentell ermittelten Werte sind lediglich in Diagrammen dargestellt und häufig nicht 

mit akzeptabler Genauigkeit ablesbar. Nachfolgend wird auf die Publikation von Castaing- 

Lasvignottes und Gibout [91] zurückgegriffen, die ausreichende Informationen liefert. Die hier 

zur Validierung betrachteten drei Messpunkte unterschiedlicher Betriebsbedingungen mit dem 

Fluid R134a stammen aus dem Beispiel 1 dieser Publikation [91]. Der Kolbendurchmesser DK 

und der Hub H sind aus Herstellerangaben [91] bekannt und für das Längenverhältnis L/α wurde 

auf Grund des ähnlichen Kompressortyps und der geringen Sensitivität des Modells wieder der 

Standardwert 3,5 angenommen (Tabelle 4-4). Die Zylinderoberfläche konnte hier nicht direkt 

von der Kompressorgeometrie abgeschätzt werden, es wird jedoch davon ausgegangen, dass 

diese proportional zur Zylinderanzahl, dem Hub und dem Kolbendurchmesser ist:  

𝐴U
𝐴U,0

=
𝑛zyl
𝑛zyl,0

·
𝐻

𝐻0
·
𝐷K
𝐷K,0

 Gl. 4-30 

Die Basiswerte beziehen sich wieder auf den ursprünglich betrachteten Kompressor (Tabelle 

4-3). Aus der Berechnung folgt schließlich eine äußere Zylinderoberfläche von AU = 0,066 m². 

Die Anpassungsparameter preib und ctot wurden wieder mittels numerischer Optimierung für den 

vorliegenden Kompressor angepasst. Hierfür wurde der Messpunkt I des Beispiels 1, bestehend 

aus isentropen Wirkungsgrad und Liefergrad, aus [91] verwendet. Die ermittelten Werte sind der 

Tabelle 4-4 zu entnehmen. 

Den Vergleich zwischen den Modellergebnissen und den experimentellen Ergebnissen von  

Castaing-Lasvignottes und Gibout [91] zeigt die Abbildung 4-9. Sowohl für den Messpunkt I, 

der zur Modellanpassung herangezogen wurde, als auch für die übrigen Punkte zeigt sich eine 

gute Übereinstimmung zwischen dem Modell und dem Experiment. Die relativen Fehler  

(Gl. 4-28) betragen ca. 3,4 % für den isentropen Wirkungsgrad und 4,4 % für den Liefergrad und 
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sind geringer als die Fehler des Modells von [91] (isentroper Wirkungsgrad 7,4 %, Liefer- 

grad 8,8 %). 

Tabelle 4-4: Modellparameter des Verdichters von [91] 

Parameter  Wert 

Kolbendurchmesser* DK 39,995 mm 

Hub* H 47,625 mm 

Zylinderoberfläche AU 0,066 m² 

Pleuel / Kurbelwelle L/a 3,5 

Relatives Totvolumen ctot 0,81 

Reibdruck preib 19,02 kPa 

*Quelle: [91]   

 

 

Abbildung 4-9:  Vergleich zwischen kalkulierten und gemessenen isentropen Wirkungsgraden und 

Liefergraden für drei Betriebspunkte nach [91] 

Zusammengefasst zeigt die vorangegangene Untersuchung, dass das Modell auch erfolgreich auf 

einen weiteren Verdichter angepasst und angewendet werden kann, ohne dass die Genauigkeit 

eingeschränkt wird. Durch den Transfer der Korrelationen der effektiven Strömungsquerschnitte 

auf einen anderen Verdichter mit Hilfe von Gl. 4-29 bleiben lediglich zwei weitere Parameter 

(Reibdruck und relatives Totvolumen), die neu angepasst werden müssen. Dies kann dann i. A. 

nur basierend auf den Messwerten von isentropem Wirkungsgrad und Liefergrad für einen Be-

triebspunkt und ein Fluid realisiert werden, was das Modell besonders geeignet für ein Fluid-

retrofit bestehender Anlagen macht. Basierend auf der geringen Anzahl untersuchter Messpunkte 
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mit einem abweichenden Verdichter und der in der Geometrie großen Ähnlichkeit des Verdich-

ters zum ursprünglich betrachteten Verdichter ist in Zukunft eine weitere Untersuchung des  

Modelltransfers auf andere Verdichter sinnvoll. 

4.5  Wärmeübertragermodellierung 

 In den Simulationen des Gesamtprozesses mit höherer Komplexität werden neben dem 

Verdichtermodell auch Modelle für die Wärmeübertrager, die ebenfalls essenziell für den  

Gesamtprozess sind, implementiert. In der Modellierungsstufe II (Abschnitt 4.6.2) handelt es 

sich hierbei um ein Pinch-Modell, wie es häufig bei der Kreisprozessmodellierung, meist mit 

nachgelagerter Auslegung der Komponenten, verwendet wird. Die Modellierungsstufe III  

(Abschnitt 4.6.3) beinhaltet schließlich physikalisch fundierte differenzielle Modelle für die 

Wärmeübertrager, bei denen der Wärmedurchgang zustands- bzw. ortsabhängig berechnet wird.  

In den nachfolgenden Unterabschnitten (4.5.1 und 4.5.2) werden die beiden Modelle näher  

erläutert. Zunächst werden hierbei – verallgemeinert – die grundsätzlichen Annahmen und Glei-

chungen angegeben und Strategien zum Lösen der mathematischen Systeme aufgezeigt.  

Anschließend wird die konkrete Anwendung der Modelle als Teil der Gesamtkreisprozesssimu-

lation betrachtet und es werden die entsprechenden Randbedingungen und Lösungsansätze erör-

tert. 

4.5.1 Pinch-Modell 

 Bei der Wärmeübertragermodellierung nach der Pinch-Methode handelt es sich um ein 

sehr simples Modell, welches auf den Energiebilanzen und einer Pinch-Analyse beruht. Häufig 

kommt die Methode bei Wärmeübertragernetzwerken zur Anwendung [62, S. 123 – 132]. Der 

Begriff Pinch-Point entstammt der englischen Sprache und kann im Deutschen als Quetschpunkt 

oder Zwickel beschrieben werden. Dieser Punkt markiert in einem Wärmeübertrager den Betrag 

und die Position der kleinsten Temperaturdifferenz zwischen den beiden Fluiden. Bei der  

Modellierung von Wärmeübertragern wird häufig eine minimale Pinch-Temperatur definiert, die 

schließlich ein ausreichendes treibendes Potenzial für die Wärmeübertragung (Temperaturdiffe-

renz) gewährleisten soll, aber auch im direkten Zusammenhang mit der Güte bzw. mit der Über-

tragungsfähigkeit des Wärmeübertragers steht. Bei dieser Art der Wärmeübertragermodellierung 

wird zudem häufig vereinfachend angenommen, dass die Zustandsänderungen isobar verlaufen 

und der Wärmeübertrager zur Umgebung als adiabat angesehen werden kann.  
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Abbildung 4-10:  Schematische Darstellung (links) und T-∆𝐻̇-Diagramm (rechts) des Kondensators 

Für einen im Gegenstrom betriebenen Kondensator einer Kältemaschine oder Wärmepumpe 

zeigt sich, unter idealen Bedingungen, das in Abbildung 4-10 dargestellte Bild. Das Kältemittel 

(Index: f) tritt meist als überhitzter Dampf im Zustand 𝑍ke
f  in den Kondensator ein und wird 

zunächst bis zum Erreichen der Phasengrenzlinie abgekühlt. In einem weiteren Abschnitt findet 

dann die vollständige Kondensation statt, auf die häufig noch eine Unterkühlung des Fluids folgt. 

Das Kältemittel tritt dann als unterkühlte Flüssigkeit im Zustand 𝑍ka
f aus dem Kondensator aus. 

Das Sekundärfluid (Index: sf) strömt in die entgegengesetzte Richtung und wird vom Eintritt 

(𝑍ke
sf ) zum Austritt erwärmt (𝑍ka

sf ). Beim Sekundärfluid handelt es sich bei Wärmepumpen häufig 

um Wasser, Sole oder Luft, sodass das Sekundärfluid keinen Phasenwechsel durchläuft. Die 

Steigung der Temperaturänderungen in einem 𝑇-∆𝐻̇-Diagramm entspricht dann dem Wärmeka-

pazitätsstrom und ist somit abhängig vom Medium und vom eingestellten Massenstrom. Aus 

dieser Situation der Wärmeübertragung resultieren zwei mögliche Positionen des Pinch-Punktes, 

am Austritt des Kältemittels (∆𝑇k1
p

) oder am Übergang des Kältemittels vom überhitzten Dampf 

in das Zweiphasengebiet (∆𝑇k2
p

). Bei Kältemaschinen und Wärmepumpen beträgt die Unterküh-

lung des Kältemittels jedoch für gewöhnlich nur einige Kelvin, sodass der Pinch-Punkt in den 

meisten Fällen an der Taulinie liegt. Aus der Energiebilanz folgt für den Kondensator:  

𝑄̇k = 𝑚̇f · (ℎke
f − ℎka

f
) = 𝑚̇k

sf · (ℎka
sf − ℎke

sf
). Gl. 4-31 

Die Pinch-Temperatur am Austritt des Kältemittels ist definiert durch: 

∆𝑇k1
p
= 𝑇ka

f − 𝑇ke
sf

 Gl. 4-32 

und der zweite Pinch-Punkt kann über die Energiebilanz bis zum Erreichen der Taulinie ausge-

drückt werden  

∆𝑇k2
p
= 𝑇sat

f
(𝑝ke
f )− 𝑇k,x1

sf (ℎk,x1
sf , 𝑝k

sf) Gl. 4-33 

𝑍ke
sf 𝑍ka

sf

𝑍ke
f𝑍ka

f
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mit 

ℎk,x1
sf = ℎka

sf −
𝑚̇f

𝑚̇k
sf
· [ℎke

f − ℎf(𝑝ke
f , x = 1)]. Gl. 4-34 

In der konkreten Situation der Kreisprozesssimulation der Modellierungsstufe II (Abschnitt 

4.6.2) wird die Kondensationstemperatur 𝑇k
f mit dem Ziel der maximalen Leistungszahl des  

gesamten Prozesses optimiert. Die Optimierung der Kondensationstemperatur ist hierbei limi-

tiert durch eine minimale Pinch-Temperatur. Die Randbedingungen der Simulationen definieren 

den Ein- und Austrittszustand des Sekundärfluides und die vorgegebene Kondensationstempe-

ratur führt über das Verdichtermodell zum Eintrittszustand und zum Massenstrom des Kältemit-

tels. Der nötige Massenstrom des Sekundärfluids ist in diesem Szenario unbekannt und kann 

über die Energiebilanz (Gl. 4-35) ausgedrückt werden. Gleichzeitig wird hierbei definiert, dass 

als Sekundärfluid flüssiges Wasser zum Einsatz kommt, welches über das Stoffdatenmodell  

inkompressibles Fluid mit konstanter Wärmekapazität beschrieben wird. 

𝑚̇k
sf =

ℎke
f − ℎf(𝑇k

f − ∆𝑇UK
f , 𝑝k

f )

cp
sf · (𝑇ka

sf − 𝑇ke
sf )

. Gl. 4-35 

Die Temperaturdifferenz ∆𝑇UK
f  bezeichnet hierbei die Unterkühlung des Kältemittels am Austritt 

des Kondensators und muss für eine eindeutige Lösung der Gl. 4-35 ebenfalls bekannt sein bzw. 

definiert werden. Für die Pinch-Temperatur ∆𝑇k1
p

, ausgedrückt über die Kondensationstempera-

tur und die Unterkühlung, folgt:  

∆𝑇k1
p
= 𝑇k

f − ∆𝑇UK
f − 𝑇ke

sf . Gl. 4-36 

Unter der Annahme des inkompressiblen Fluids für das Sekundärfluid (Wasser) führen Gl. 4-33 

und Gl. 4-34 schließlich zu:  

∆𝑇k2
p
= 𝑇k

f − 𝑇ka
sf +

𝑚̇f

𝑚̇k
sf · cp

sf
· [ℎke

f − ℎf(𝑝ke
f , x = 1)]. Gl. 4-37 

Für den Verdampfer ergibt sich, wie in Abbildung 4-11 dargestellt, ein ähnliches Bild. Das Käl-

temittel tritt als Zweiphasengemisch in den Verdampfer ein (𝑍ve
f ), wird vollständig verdampft 

und anschließend auf den Austrittszustand (𝑍va
f ) überhitzt. Das Sekundärfluid strömt im Gegen-

strom und wird vom Eintritt (𝑍ve
sf ) zum Austritt (𝑍va

sf ) abgekühlt. 

Die Energiebilanz führt unter der Annahme adiabater Randbedingungen für den Verdampfer zu:  

𝑄̇v = 𝑚̇f · (ℎva
f − ℎve

f
) = 𝑚̇v

sf · (ℎve
sf − ℎva

sf
). Gl. 4-38 
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Abbildung 4-11:  Schematische Darstellung (links) und T-∆𝐻̇-Diagramm (rechts) des Verdampfers 

Auch im Verdampfer existieren zwei mögliche Positionen für die Pinch-Punkte, am Eintritt und 

am Austritt. Die Pinch-Temperaturen sind an diesen Punkten definiert durch:  

∆𝑇v1
p
= 𝑇va

sf − 𝑇ve
f , Gl. 4-39 

∆𝑇v2
p
= 𝑇ve

sf − 𝑇va
f . Gl. 4-40 

In der Prozesssimulation der Modellierungsstufe II (Abschnitt 4.6.2) wird die Verdampfungs-

temperatur 𝑇v
f numerisch optimiert und die Austrittstemperatur des Kältemittels ∆𝑇va

f  vorgege-

ben. Aus der Gesamtsimulation sind der Eintrittszustand des Kältemittels 𝑍ve
f  und der Kältemit-

telmassenstrom 𝑚̇f bekannt. Darüber hinaus folgen aus den Randbedingungen der Eintrittszu-

stand 𝑍ve
sf  und der Massenstrom 𝑚̇v

sf des Sekundärfluids. Unter der Annahme eines inkompres-

siblen Fluids (Sekundärfluid, Wasser) folgt aus Gl. 4-38 für die Wasseraustrittstemperatur:  

𝑇va
sf = 𝑇ve

sf −
𝑚̇f

𝑚̇v
sf · 𝑐p

sf
· [ℎf (𝑇va

f , 𝑝v
f )− ℎve

f
] Gl. 4-41 

Für die Temperaturdifferenzen an den Pinch-Punkten, ausgedrückt über die Verdampfungstem-

peratur 𝑇v
f, folgt dann:  

∆𝑇v1
p
= 𝑇va

sf − 𝑇v
f , Gl. 4-42 

∆𝑇v2
p
= 𝑇ve

sf − 𝑇va
f . Gl. 4-43 

Die Optimierungen der Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen sind inkl. aller Rand- 

und Nebenbedingungen im Abschnitt 4.6.2 detailliert beschrieben. 

Die Wärmeübertragermodellierung mittels Pinch-Modell wird häufig in Kreisprozesssimulatio-

nen verwendet, bei denen erst nachgelagert eine genaue Auslegung der Komponenten stattfindet. 

Hierfür ist diese Methode auf Grund der einfachen Implementierung und kurzen Rechenzeit ein 

𝑍va
sf 𝑍ve

sf

𝑍va
f𝑍ve

f
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hilfreiches Werkzeug. Durch das Fehlen eines physikalischen Modells für die Wärmeübertra-

gung oder auch den Druckverlust müssen hierbei allerdings viele Zustandsgrößen bekannt sein 

bzw. vorgegeben werden. Darüber hinaus findet die Geometrie des Wärmeübertragers in einem 

solchen Pinch-Modell keine Berücksichtigung, sodass diese Methode zur Beschreibung bzw. 

Berechnung der Wärmeübertragung in einem konkreten Wärmeübertrager eher ungeeignet ist.  

4.5.2 Differenzielles Modell 

 Ausgehend von dem im vorherigen Abschnitt vorgestellten Pinch-Modell, welches für die 

Betrachtung konkreter Wärmeübertrager unter variablen Betriebsbedingungen eher ungeeignet 

ist, soll nachfolgend ein physikalisch fundiertes Wärmeübertragermodell vorgestellt werden, das 

in der Modellierungsstufe III (Abschnitt 4.6.3) zur Anwendung kommt. Die detaillierte Präsen-

tation des Modells findet nachfolgend exemplarisch für den Verdampfer statt und ist für den 

Kondensator äquivalent. Für den Kondensator spezifische Randbedingungen und Ansätze wer-

den zum Schluss dieses Abschnitts kurz zusammengefasst.  

 

Abbildung 4-12:  Schematische Darstellung des Verdampfers 

Im Rahmen der gesamten Untersuchung des Retrofits wird exemplarisch die in Abschnitt 4.3.1 

beschriebene Versuchsanlage betrachtet. Die beiden Wärmeübertrager, Verdampfer und Kon-

densator, sind hier als Doppelrohrwärmeübertrager, betrieben im Gegenstrom, ausgeführt. Das 

eigentliche Arbeitsfluid strömt hierbei durch das innere Rohr und das Sekundärfluid, welches in 

beiden Fällen flüssiges Wasser ist, durch den Ringspalt. Auf die Betrachtungen der Rohrbögen 

und der damit verbundenen Umlenkungen der Strömungen (Abbildung 4-1) wird nachfolgend 

verzichtet, da der Einfluss als untergeordnet eingeschätzt wird. Beide Wärmeübertrager werden 

als gerade Rohre mit den Gesamtlängen Lk und Lv betrachtet. Die Abbildung 4-12 zeigt den sche-

matischen Aufbau des Verdampfers, dargestellt im Halbschnitt. Im Folgenden wird auf die dort 

gegebenen Bezeichnungen Bezug genommen. Auch im differenziellen Modell wird angenom-

men, dass der Wärmeübertrager auf Grund geeigneter Dämmmaßnahmen als adiabat zur Umge-

bung angesehen werden kann. Aus den Energiebilanzen beider Fluide folgt unter der Annahme 
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v
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der homogenen Durchmischung (radial) innerhalb eines infinitesimalen Abschnitts:  

d𝑄̇v = 𝑚̇f · dℎv
f  Gl. 4-44 

d𝑄̇v = −𝑚̇v
sf · dℎv

sf. Gl. 4-45 

Aus dem Wärmedurchgangskonzept folgt mit der Annahme eines Gesamtwiderstandes Rv,ges:  

d𝑄̇v =
1

𝑅v,ges
· (𝑇v

sf − 𝑇v
f) ·

d𝑥pos

𝐿v
. Gl. 4-46 

Das Einsetzen von Gl. 4-46 in Gl. 4-44 und Gl. 4-45 führt dann zu einem System aus zwei  

gewöhnlichen Differenzialgleichungen 1. Ordnung:  

dℎv
f

d𝑥pos
=

1

𝑚̇f · 𝑅v,ges · 𝐿v
· (𝑇v

sf − 𝑇v
f
) Gl. 4-47 

dℎv
sf

d𝑥pos
=

1

𝑚̇v
sf · 𝑅v,ges · 𝐿v

· (𝑇v
f − 𝑇v

sf
) Gl. 4-48 

Bei dem Gesamtwiderstand 𝑅v,ges handelt es sich um eine Reihenschaltung aus zwei konvekti-

ven Widerständen, zum einen zwischen dem Kältemittel und der Innenwand und zum anderen 

zwischen der Außenwand und dem Sekundärfluid und der Wärmeleitung durch die Rohrwand. 

Die Einzelwiderstände sind, neben der Geometrie, auch starke Funktionen des Zustandes und 

somit ebenfalls ortsabhängig. Auf die Bestimmung des Gesamtwiderstandes wird nachfolgend 

noch detailliert eingegangen. Für das Kältemittel wird außerdem der Druckverlust entlang des 

Rohres berücksichtigt. Der Druckverlust des Sekundärfluids auf Grund der reinen Flüssigkeits-

strömung wird hingegen als untergeordnet eingeschätzt und vernachlässigt. Prinzipiell gilt für 

den Druckverlust des Kältemittels entlang eines differenziellen Kontrollraums:  

d𝑝v
f = f(𝑥pos) · d𝑥pos Gl. 4-49 

Die Funktion f(xpos) ist hierbei spezifisch für einphasige Gas- oder Flüssigkeitsströmungen und 

für Zweiphasenströmungen und somit ebenfalls ortsabhängig. Die verwendeten Berechnungs-

vorschriften werden nachfolgend genauer erläutert. Aus der Simulation des Gesamtprozesses 

(Abschnitt 4.6.3) sind i. A. nur die Eintrittszustände des Kältemittels und des Sekundärfluids 

inklusive der Massenströme bekannt. Diese liegen allerdings an unterschiedlichen Orten vor 

(Abbildung 4-12), sodass es sich bei der Berechnung des Verdampfers nicht um ein Anfangs-

wertproblem, sondern um ein Randwertproblem handelt.  

𝐻̇v
f
(𝑥pos = 0) = 𝑚̇f · ℎve

f
 Gl. 4-50 



Kapitel 4 

Verfahren zum Fluidretrofit am Beispiel von Wärmepumpen 

114 

𝐻̇v
sf
(𝑥pos = 𝐿v) = 𝑚̇v

sf · ℎve
sf

 

𝑝v
f (𝑥pos = 0) = 𝑝ve

f  

Zur Lösung kommt das Einfachschießverfahren [102, 283-238] zum Einsatz. Hierbei wird die 

Wasseraustrittsenthalpie ℎva
sf  (Anfangswert) iteriert, bei der die resultierende Wassereintrittsent-

halpie ℎve∗
sf  der von der Gesamtsimulation übergebenen ℎve

sf  (Randwert) entspricht. Dies wird 

durch Lösen der folgenden Funktion mittels eines numerischen Lösers realisiert. 

F(ℎva
sf ) ≔ 𝐻̇v

sf(𝑥pos = 𝐿v, ℎva
sf ) − 𝑚̇v

sf · ℎve
sf  

F(ℎva
sf ) = 0 

Gl. 4-51 

Entscheidend für die Genauigkeit eines solchen Modells ist die fluid- und zustandsabhängige 

Berechnung des Wärmedurchgangswiderstandes. Der Wärmedurchgang vom Sekundärfluid 

zum Kältemittel im Verdampfer ist eine Reihenschaltung aus zwei konvektiven Widerständen 

und einem durch Wärmeleitung:  

𝑅v,ges =
1

 v,𝑑i
f · π · 𝑑v,i · 𝐿v

+
ln (
𝑑v,a
𝑑v,i

)

2 · π · 𝜆rohr · 𝐿v
+

1

 v,𝐷i
sf · π · 𝑑v,a · 𝐿v

 
Gl. 4-52 

Die Bestimmung der Wärmeübergangskoeffizienten αi ist bei der Berechnung des Gesamtwider-

standes die größte Herausforderung und gleichzeitig die größte Fehlerquelle. Betrachtet man die 

Zustandsänderung des Kältemittels im Verdampfer, so tritt dieses als Nassdampf in den Wärme-

übertrager ein, durchläuft den Phasenwechsel und wird anschließend überhitzt. Es müssen also 

für die verschiedenen Phasen auch unterschiedliche Korrelationen für die Wärmeübergänge im-

plementiert werden. Für die reine Gasströmung während der Überhitzung sowie für die Flüssig-

keitsströmung des Sekundärfluids im Ringspalt wird auf etablierte Korrelationen aus dem VDI-

Wärmeatlas [62] zurückgegriffen (Tabelle 4-5). Die größte Schwierigkeit ist jedoch, eine geeig-

nete Korrelation für das Zweiphasengebiet zu finden, die auch für Fluide unterschiedlicher Stoff-

gruppen adäquate Ergebnisse liefert. Zhang hat in seiner Bachelorarbeit [103] verschiedene Kor-

relationen für die Verdampfung betrachtet und die Ergebnisse mit Messwerten aus [92] vergli-

chen. Hierbei hat sich die Korrelation von Shah [104] als besonders geeignet herausgestellt und 

wird auch in dem vorliegenden Modell angewendet. Für die Berechnung der zustandsabhängigen 

Druckverluste des Kältemittels entlang eines Volumenelements (Funktion f(xpos) der Gl. 4-49) 

wurde ebenfalls differenziert nach einphasiger und zweiphasiger Strömung auf Berechnungsvor-
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schriften des VDI-Wärmeatlas [62] zurückgegriffen (Tabelle 4-5). In allen Fällen wird der ther-

mische und hydrodynamische Einlauf der Fluide, basierend auf großen Längen der Wärmeüber-

trager, vernachlässigt. 

Tabelle 4-5: Übersicht der verwendeten Korrelationen inkl. Quellenangaben 

Modell Quelle 

Durchströmtes Rohr (einphasig) Shah/Gnielinski [62, S. 785 – 792] 

Durchströmter Ringspalt (einphasig) Martin/Stephan/Gnielinski [62, S. 793 – 798] 

Durchströmtes Rohr (Verdampfung) Shah [104] 

Durchströmtes Rohr (Kondensation) Shah [88] 

Druckverlust (einphasig) VDI-Wärmeatlas [62, S. 1223 – 1227] 

Druckverlust (zweiphasig) VDI-Wärmeatlas [62, S. 1293 – 1297] 

 

 

Abbildung 4-13:  Schematische Darstellung des Verdampfers inkl. der Diskretisierung 

Auf Grund der Unstetigkeit beim Übergang vom Zweiphasengebiet zum überhitzten Dampf  

sowie auf Grund dessen, dass die Stoffwerte nicht als stetig differenzierbare Funktionen vorlie-

gen, sondern als diskrete Werte, ist eine Lösung der Differenzialgleichungen mit Hilfe üblicher 

Differenzialgleichungslösern aus den Standardbibliotheken nur umständlich realisierbar. Alter-

nativ kommt hier die Zellenmethode zur Anwendung. Der VDI-Wärmeatlas gibt für die Zellen-

methode folgende Definition: „Bei der Zellenmethode wird die Austauschfläche in Teilbereiche 

unterteilt, die nacheinander in gleicher oder unterschiedlicher Reihenfolge von beiden Fluidströ-

men oder Anteilen davon überströmt werden. Jede Teilfläche wird als Fläche eines Einzelappa-

rates aufgefasst mit individuellen Ein- und Austrittstemperaturen beider Fluide. Jedem Einzel-

apparat wird eine möglichst realistische individuelle Stromführung zugeordnet. Auf diese Weise 

entsteht anstelle des Gesamtapparates ein System aus zusammengeschalteten Einzelapparaten“ 

[62, S. 39]. Wie in Abbildung 4-13 dargestellt, wird der Wärmeübertrager in N finite Volumen-

elemente unterteilt, die jeweils die Länge Δxpos aufweisen und denen jeweils nur ein thermody-

namischer Zustand zugeordnet wird. Aus der Diskretisierung der Differenzialgleichungen  
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(Gl. 4-44 bis Gl. 4-49) folgt für das Volumenelement n+1:  

ℎv,n+1
f =

𝑄̇v,n
𝑚̇f

+ ℎv,n
f

 Gl. 4-53 

ℎv,n+1
sf = −

𝑄̇v,n

𝑚̇v
sf
+ ℎv,n

sf
 Gl. 4-54 

𝑄̇v,n =
1

𝑅v,ges,n
· (𝑇v,n

sf − 𝑇v,n
f
) ·
∆𝑥pos
𝐿v

 Gl. 4-55 

𝑝v,n+1
f = 𝑝v,n

f −  f(𝑥n) · ∆𝑥pos. Gl. 4-56 

Der Zustand 𝑍v,n+1
f eines einzelnen Volumenelements ist dann über die Enthalpie ℎv,n+1

f  und den 

Druck 𝑝v,n+1
f  eindeutig definiert. Für den Verdampfer hat sich eine Unterteilung der gesamten 

Länge in 500 Volumenelemente (Δxpos = 2,8 cm) als ausreichend herausgestellt.  

Für die Modelle der Wärmeübertrager wurde, im Gegensatz zum Verdichtermodell, keine von 

der Gesamtanlage entkoppelte Validierung mit verschiedenen Fluiden und Betriebsbedingungen 

durchgeführt. Die Bewertung der Modelle erfolgt gemeinsam mit der Bewertung der Gesamtsi-

mulation der Simulationsstufe III (Abschnitt 4.6.3). Die grundsätzliche Funktionalität des Ver-

dampfermodells soll dennoch anhand eines Betriebspunktes der Wärmepumpenversuchsanlage 

kurz präsentiert werden. Exemplarisch zeigt die Abbildung 4-14 mit dem Modell berechnete 

Temperaturverläufe des Kältemittels und des Sekundärfluids im Vergleich mit gemessenen Tem-

peraturen an diskreten Positionen. Bei dem betrachteten Szenario handelt es sich um einen  

Betriebspunkt mit dem Fluid Propen, welcher von Venzik im Rahmen seiner Dissertation [92] 

experimentell bestimmt wurde. Generell zeigt sich, vor allem am Ein- und Austritt, eine sehr 

gute Übereinstimmung zwischen den Modellergebnissen und dem Experiment. Betrachtet man 

den Bereich der Verdampfung (xpos = 0–5 m), zeigt sich für die Modellergebnisse eine etwas zu 

schwache Krümmung, was auf zu gering berechnete Druckverluste in diesem Bereich zurückzu-

führen ist. Die axiale Position des Übergangs vom Zweiphasengebiet zum überhitzten Dampf 

wird außerdem vom Modell bei einer zu geringen Länge prognostiziert. Auf den über die 

gesamte Länge übertragenen Wärmestrom hat dies jedoch kaum Einfluss, da die Wassertempe-

ratur nach Beendigung des Phasenwechsels (Fluid) auf Grund größerer thermischer Widerstände 

und kleiner werdenden Temperaturdifferenzen nur noch eine geringe Änderung erfährt. Hier 

zeigt sich lediglich eine relative Abweichung (Gl. 4-28) von 0,25 %. 
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Abbildung 4-14:  Temperaturverläufe im Verdampfer: Vergleich von Simulation und Messung, 

Betriebspunkt mit Propen. Außerdem Wärmedurchgangskoeffizienten bzw. Kehrwert 

des thermischen Widerstandes resultierend aus der Simulation 

Die Berechnungsmethode des Kondensators ist nahezu äquivalent zur der des Verdampfers und 

wird nachfolgend nur kurz erläutert. Die Diskretisierung und die damit verbundenen Gleichun-

gen sind dem Anhang (Abschnitt 6.2.1) zu entnehmen. Auch beim Kondensator ist der Wärme-

durchgangswiderstand ebenfalls eine Reihenschaltung aus zwei konvektiven Widerständen und 

einem durch Wärmeleitung. Die Wärmeübergänge des Kältemittels und des Sekundärfluids 

(Wasser) werden für die Bereiche einphasiger Strömungen ebenfalls mit Hilfe der in Tabelle 4-5 

aufgeführten Korrelationen bestimmt. Gleiches gilt für die Druckverluste des Kältemittels im 

einphasigen und zweiphasigen Bereich. Bezüglich des Wärmeübergangs bei der Kondensation 

hat sich in einer Vorauswahlstudie, durchgeführt von Bongkireh Nchifor Mbuh im Rahmen sei-

ner Masterarbeit [105], ebenfalls eine Korrelation von Shah [88] als besonders geeignet heraus-

gestellt. Ein Unterschied zwischen der Berechnung des Kondensators und des Verdampfers liegt 

jedoch in den bekannten Anfangs- bzw. Randwerten. Aus der Prozesssimulation der Stufe III 

sind zunächst der Eintrittszustand des Kältemittels (inkl. Kondensationsdruck) sowie dessen 

Massenstrom bekannt. Darüber hinaus geht aus den Randbedingungen des Szenarios hervor, 

dass das Sekundärfluid vom Eintritt zum Austritt stets von 298,15 K auf 308,15 K erwärmt wer-

den soll, wobei der hierfür notwendige Massenstrom des Sekundärfluids unbekannt ist. Hier 

kommt ebenfalls ein numerischer Löser zum Einsatz, der den notwendigen Massenstrom iteriert, 
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sodass ausgehend von der Eintrittsseite des Kältemittels die Wassereintrittstemperatur nach dem 

Durchlaufen des Kondensators 298,15 K entspricht und die Energiebilanz des Gesamtsystems 

geschlossen ist. Für den gleichen Betriebspunkt der Gesamtanlage [92], der auch exemplarisch 

beim Verdampfer betrachtet wurde, zeigt sich für den berechneten Massenstrom ein um 5,3 % 

zu kleiner Wert bezogen auf den gemessenen Massenstrom. 

4.6  Kreisprozessmodellierung 

 

Abbildung 4-15:  Schematische Darstellung des Kreisprozesses 

 Nachdem die Modellierungen einzelner Komponenten ausführlich beschrieben wurden, 

soll in den folgenden Abschnitten der Fokus auf den Gesamtprozesssimulationen liegen. Hierbei 

werden drei unterschiedliche Modellierungsstufen betrachtet, die sich hauptsächlich durch die 

angewendeten Modelle der Einzelkomponenten unterscheiden. Alle Simulationsstufen fußen  

jedoch, analog zur Versuchsanlage (Abschnitt 4.3.1), auf einem einfachen Wärmepumpenpro-

zess, bestehend aus einem Verdichter, einem Kondensator, einem Expansionsventil und einem 

Verdampfer. Das grundsätzliche Prozessschaltbild ist in Abbildung 4-15 dargestellt. Im Folgen-

den wird stets auf die dort definierten Zustandsbezeichnungen referenziert. Das betrachtete Be-

triebsszenario der Anlage sowie die globalen Randbedingungen und Restriktionen entsprechen, 
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soweit modellbedingt möglich, denen des Experiments (Abschnitt 4.3.2). Darüber hinaus werden 

als modellstufenübergreifende Randbedingungen angenommen, dass die Drosselung im Expan-

sionsventil isenthalp h3 = h4 erfolgt und dass die Wärmeübertrager sowie alle Rohrleitungen  

gegenüber der Umgebung als adiabat angesehen werden können. 

Alle Simulationsprogramme sind in der Programmiersprache Python [100] geschrieben und die 

benötigten Stoffdaten werden mit Hilfe von REFPROP [63] bestimmt. Darüber hinaus wird in 

der Modellierungsstufe II (Abschnitt 4.6.2) der numerische Optimierer NLP (Non-Linear-Prob-

lem) des OpenOpt-Netzwerks [55] verwendet.  

4.6.1 Stufe I: Kreisprozessrechnung mit spezifischen 

Größen 

 Die Modellierungsstufe I umfasst lediglich eine einfache thermodynamische Kreisprozess-

rechnung mit spezifischen Größen und weitestgehend idealen Bedingungen (z. B. keine Druck-

verluste), wie sie häufig von anderen Autoren zum Zweck der Fluidsuche angewendet wird 

[58,74]. Da für die Komponenten keine physikalischen Modelle hinterlegt sind, müssen zahlrei-

che Zustände definiert werden. Für eine vollständige Definition des Kreisprozesses müssen als 

Mindestmaß die Verdampfungs- 𝑇v
f  und Kondensationstemperaturen 𝑇k

f , die Überhitzung am 

Verdichtereintritt ∆𝑇UH
f , die Unterkühlung ∆𝑇UK

f  oder der Dampfgehalt 𝑥3
f  am Kondensatoraus-

tritt sowie der isentrope Verdichterwirkungsgrad 𝜂ver
is  bekannt sein bzw. vorgegeben werden. 

Unter der Annahme isobarer Zustandsänderungen in den Wärmeübertragern folgen dann ledig-

lich zwei Druckniveaus innerhalb der Anlage:  

𝑝v
f = 𝑝sat (𝑇v

f )   und  𝑝k
f = 𝑝sat (𝑇k

f ). Gl. 4-57 

Die Enthalpien der einzelnen Zustände können dann über die folgenden Gleichungen bestimmt 

werden:  

ℎ1
f = ℎf(𝑇v

f + ∆𝑇UH
f , 𝑝v

f ) 

ℎ2
f,is = ℎf(𝑝v

f , 𝑠1
f ) 

ℎ2
f =

ℎ2
f,is − ℎ1

f

𝜂ver
is + ℎ1

f
 

ℎ3
f = ℎf(𝑝k

f , 𝑥3
f )  für ∆𝑇UK

f = 0  

Gl. 4-58 
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ℎ3
f = ℎf (𝑇k

f − ∆𝑇UK
f , 𝑝k

f )   für ∆𝑇UK
f > 0 

ℎ4
f = ℎ3

f
 

Für die Leistungszahl des Gesamtprozesses gilt nach Gl. 2-1 bis Gl. 2-4:  

𝜀 =
ℎ2
f − ℎ3

f

ℎ2
f − ℎ1

f
. Gl. 4-59 

Eine Aussage über die zu- oder abgeführten Wärmeströme, die Sekundärfluidströme oder die 

aufgenommene Verdichterleistung ist im Rahmen dieses Modells nicht möglich, da nur Energie-

ströme pro Fluidmassenstrom berechnet werden. 

Werden Neuanlagen betrachtet, ist eine solche Kreisprozessrechnung, die der Abschätzung bzw. 

Vorgabe vieler Prozessparameter bedarf, als Vorstufe zur eigentlichen Auslegung der Kompo-

nenten durchaus hilfreich. Jedoch sind diese Prozessparameter bei einer konkreten Anlage, die 

nun mit einem abweichenden Fluid betrieben werden soll, i. A. keine Freiheitsgrade. Auf Grund-

lage dieses einfachen Prozessmodells ist allerdings nicht abschätzbar, welche Betriebsbedingun-

gen sich bei einer konkreten Anlage mit einem anderen Fluid einstellen werden. Die einfachste 

und nahe liegende Annahme, im Rahmen begrenzter Möglichkeiten, ist hier, dass sich alle Kom-

ponenten wie Wärmeübertrager und Verdichter ähnlich verhalten wie beim Referenzfluid 

R134a. Demnach werden die notwendigen Zustände in der Modellierungsstufe I fluidübergrei-

fend auf die gemessenen Werte mit dem Referenzfluid R134a (Abschnitt 4.3.2, Tabelle 4-2) 

gesetzt. Die Tabelle 4-6 gibt eine Übersicht der definierten Zustände. Die Verdampfungs- und 

Kondensationstemperaturen sind hierbei auf den Eintritt des jeweiligen Wärmeübertragers  

bezogen. Am Austritt liegen i. A. auf Grund der Druckverluste der realen Anlage geringere Tem-

peraturen vor. Druckverluste werden in der Stufe I jedoch gänzlich vernachlässigt, sodass ange-

nommen wird, dass die am Eintritt vorliegenden Verdampfungs- und Kondensationstemperatu-

ren während des gesamten Phasenwechsels konstant sind.  

Tabelle 4-6: Zustandsdefinitionen der Modellierungsstufe I 

𝑻𝐯
𝐟
 

(K) 

∆𝑻𝐔𝐇
𝐟

 

(K) 

𝑻𝐤
𝐟
 

(K) 

∆𝑻𝐔𝐊
𝐟

 

(K) 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝐢𝐬  

(-) 

283,04 4,95 307,66 2,11 0,47 
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4.6.2 Stufe II: Kreisprozessrechnung mit Verdichtermodell 

und Pinch-Modellen 

 In der Modellierungsstufe II werden nun das in Kapitel 4.4 präsentierte Verdichtermodell 

sowie für die Wärmeübertrager die in Abschnitt 4.5.1 erläuterten Pinch-Modelle implementiert. 

Für die Prozesssimulationen ist die individuelle Bestimmung isentroper Wirkungsgrade und Lie-

fergrade des Verdichters essenziell, da diese eine starke Abhängigkeit zum Fluid und zum  

Betriebspunkt zeigen (vgl. [80], Kapitel 4.4) und maßgeblich die Effizienz des Gesamtprozesses 

beeinflussen. Auch die Wärmeübertragungen zwischen dem Kältemittel und den Sekundärflui-

den sind für einen konkreten Wärmeübertrager stark abhängig von den Strömungsbedingungen 

und dem Fluid. Die Güte bzw. Übertragungsfähigkeit des Wärmeübertragers nimmt hierbei deut-

lichen Einfluss auf den resultierenden stationären Betriebspunkt der Anlage und die übertrage-

nen Wärmeströme und sollte demnach im Rahmen eines Fluidretrofits Berücksichtigung finden. 

Entsprechend dem betrachteten Anwendungsszenario bzw. den experimentellen Randbedingun-

gen wird das Sekundärfluid im Kondensator stets von 𝑇ke
sf  = 298,15 K auf 𝑇ka

sf  = 308,15 K aufge-

heizt, wobei der hierzu nötige Sekundärmassenstrom 𝑚̇k
sfunbekannt ist. Für den Verdampfer ist 

definiert, dass das Sekundärfluid diesen mit konstant 𝑚̇v
sf = 7,5 kg·min-1 durchströmt und mit 

einer Temperatur von 𝑇ve
sf  = 290,15 K eintritt. Trotz der implementierten Modelle und dieser  

äußeren Randbedingungen hat der Kreisprozess noch zahlreiche Freiheitsgrade. Aus den mini-

malen Pinch-Temperaturen (Kondensator: Gl. 4-35, Gl. 4-36; Verdampfer: Gl. 4-42, Gl. 4-43) 

gehen zwar fluidabhängige Minimal- und Maximalwerte der Kondensations- und Verdamp-

fungstemperaturen hervor, jedoch sind die exakten Werte hierdurch nicht definiert und müssen 

vorgegeben werden. Aus den Pinch-Modellen folgen jedoch, wie in Abschnitt 4.5.1 beschrieben, 

auch unter der Vorgabe von Verdampfungs- und Kondensationstemperatur keine eindeutigen 

mathematischen Lösungen (Kondensator: Gl. 4-35; Verdampfer: Gl. 4-41). Beim Verdampfer 

sind die Austrittszustände sowohl des Kältemittels als auch des Sekundärfluids unbekannt und 

beim Kondensator sind die unbekannten Größen der Austrittszustand des Kältemittels und der 

Massenstrom des Sekundärfluids. Jeweils eine dieser Prozessgrößen muss demnach auch wei-

terhin definiert werden. Hier wird im Rahmen der Stufe II angenommen, dass die Wärmeüber-

trager für alle Fluide die gleiche Charakteristik aufweisen. Demnach werden für den Zustand des 

Kältemittels am Verdampferaustritt, die Unterkühlung des Kältemittels am Kondensatoraustritt 

sowie für die minimalen Pinch-Temperaturen die experimentell ermittelten Werte für das Refe-
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renzfluid R134a angesetzt (Abschnitt 4.3.3). Die Tabelle 4-7 gibt eine Übersicht der verwende-

ten Werte. 

Tabelle 4-7: Ausgewählte experimentell ermittelte Zustände für das Fluid R134a 

𝑻𝟏
𝐟
 

(K) 

∆𝑻𝐔𝐊
𝐟

 

(K) 

∆𝑻𝐯,𝐢
𝐩

 

(K) 

∆𝑻𝐤,𝐢
𝐩

 

(K) 

288,04 2,11 1,43 0,71 

 

Die Leistungszahl als Funktion der Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen kann 

schließlich für ein definiertes Fluid über das folgende Gleichungssystem beschrieben werden:  

𝜀(𝑇v
f, 𝑇k

f) =

{
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
𝑝v
f = 𝑝sat(𝑇v

f)

𝑝k
f = 𝑝sat(𝑇k

f)

ℎ1
f = ℎf(𝑇1

f, 𝑝v
f  )

𝜂ver
is , 𝜂ver

λ = F(𝑇1
f, 𝑝v

f , 𝑝k
f ) Verdichtermodell

ℎ2
f,is = ℎf(𝑝k

f , 𝑠f(𝑇1
f, 𝑝v

f  ))

ℎ2
f =

ℎ2
f,is − ℎ1

f

𝜂ver
is

+ ℎ1
f

ℎ3
f = ℎf(𝑇k

f − ∆𝑇UK
f , 𝑝k

f )

ℎ4
f = ℎ3

f

𝜀 =
ℎ2
f − ℎ3

f

ℎ2
f − ℎ1

f }
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 

 Gl. 4-60 

Der Kältemittelmassenstrom lässt sich dann über den Liefergrad (Gl. 2-24), den Eintrittszustand, 

die Verdichtergeometrie (Tabelle 4-3) und die Drehfrequenz (f = 50 Hz) bestimmen:  

𝑚̇f =
1

4
· 𝜋 · 𝐷K

2 · 𝐻 · 𝑓 · 𝜌1 · 𝜂ver
λ . Gl. 4-61 

Die Kenntnis des Kältemittelmassenstroms ermöglicht nun auch die Berechnung der übertrage-

nen Wärmeströme sowie der Verdichterleistung:  

|𝑄̇k| = 𝑚̇f · (ℎ2
f − ℎ3

f
) Gl. 4-62 

𝑄̇v = 𝑚̇f · (ℎ1
f − ℎ4

f
) Gl. 4-63 

𝑃ver = 𝑚̇f · (ℎ2
f − ℎ1

f
). Gl. 4-64 

Analog zum Experiment werden die Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen für jedes 
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betrachtete Fluid hinsichtlich der maximalen Leistungszahl numerisch optimiert. Für die Opti-

mierungsparameter sind physikalisch sinnvolle Parameterbereiche definiert und die Optimierun-

gen unterliegen hierbei zahlreichen Nebenbedingungen 𝑔⃗(𝑇v
f, 𝑇k

f):  

max
𝑇v
f ,𝑇k

f
   𝜀 (𝑇v

f , 𝑇k
f
) 

            𝑔⃗(𝑇v
f, 𝑇k

f) < 0 

            𝑇v,min
f ≤ 𝑇v

f ≤ 𝑇v,max
f   ∈ ℝ>0 

            𝑇k,min
f ≤ 𝑇k

f ≤ 𝑇k,max
f   ∈ ℝ>0 

Gl. 4-65 

Der zulässige Parameterbereich für die Optimierung der Verdampfungstemperatur erstreckt sich 

auf Werte zwischen 270 K und 290 K. Für die Kondensationstemperatur ist der Minimalwert 

298 K und der Maximalwert basiert auf der kritischen Temperatur des jeweiligen Fluids 

(𝑇k,max
f = 𝑇c − 5 K). Die Nebenbedingungen sind hierbei durch Ungleichungsbeschränkungen 

realisiert und betreffen die Einhaltung von Minimal- bzw. Maximalwerten der Systemdrücke, 

der Verdichterleistung, der Temperaturen der Sekundärfluide (Vorbeugung von Gefrieren) und 

der Pinch-Temperaturen. Die angesetzten Grenzwerte entsprechen den Restriktionen der  

betrachteten Versuchsanlage oder resultieren aus der Messung des Referenzfluides R134a. Die 

Tabelle 4-8 gibt eine Übersicht der angesetzten Nebenbedingungen und berücksichtigten Grenz-

werte. 

Tabelle 4-8: Randbedingungen der Simulationen der Stufe II 

Nr. Beschreibung Wert Bedingung 

g1 Minimaler Druck 𝑝min = 100 kPa 𝑝min − 𝑝v
f < 0 

g2 Maximaler Druck 𝑝max = 2 MPa 𝑝k
f − 𝑝max < 0 

g3 
Maximale Verdichter-

leistung 
𝑃ver,max = 2,2 kW 𝑃ver −𝑃ver,max < 0 

g4 
Pinch-Temperaturen 

Verdampfer 
∆𝑇v,R134a,max

p
= 1,43 K ∆𝑇v,R134a

p
− ∆𝑇v1

p
, ∆𝑇v2

p
< 0 

g5 
Pinch-Temperaturen 

Kondensator 
∆𝑇k,R134a,max

p
= 0,71 K ∆𝑇k,R134a

p
− ∆𝑇k1

p
, ∆𝑇k2

p
< 0 

g6 
Minimale Wasser- 

temperatur 
𝑇min
sf = 275,15 K 𝑇min

sf − 𝑇va
sf < 0 

g7 Minimale Überhitzung ∆𝑇UH,min
f = 3 K 𝑇v

f + ∆𝑇UH,min
f − 𝑇1

f < 0 
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Die Optimierungen werden wieder mit Hilfe des NLP-Algorithmus des OpenOpt-Netzwerkes 

[55] durchgeführt. Um das Finden eines stabilen Optimums zu gewährleisten, werden die Opti-

mierungen mehrfach mit unterschiedlichen Startwerten innerhalb des Definitionsbereiches 

durchgeführt.  

4.6.3 Stufe III: Kreisprozessrechnung mit Verdichtermodell 

und differenziellen Wärmeübertragermodellen 

 Ausgehend von der Modellierungsstufe II werden für die Wärmeübertrager in der Stufe III 

nun die im Abschnitt 4.5.2 bereits ausführlich beschriebenen, physikalisch fundierten Modelle 

zur Berechnung der Wärmedurchgänge und Druckverluste implementiert. Für die Gesamtkreis-

prozesssimulation bedeutet dies eine Reduktion an Prozessfreiheitsgraden und, abgesehen von 

der Anpassung des Verdichtermodells, die Unabhängigkeit von dem gemessenen Betriebspunkt 

mit dem Referenzfluid. Aus den Wärmeübertragermodellen resultieren nun die jeweiligen Aus-

trittszustände des Kältemittels und der Sekundärfluide und müssen nicht länger vorgegeben wer-

den. Hierdurch verschiebt sich die Kreisprozessdefinition zwar zunehmend zu äußeren Randbe-

dingungen (Sekundärfluide), jedoch bleiben sowohl die Verdampfungs- als auch die Kondensa-

tionstemperaturen, analog zur Stufe II, Freiheitsgrade des Modells. Die Verdampfungstempera-

tur ist auch an der hier betrachteten realen Anlage ein Regelparameter und wird über die Öffnung 

des Expansionsventils (Nadelventil) durch den Experimentator eingestellt. Gemäß der experi-

mentellen Randbedingungen (Abschnitt 4.3.2) wurde hierbei die Verdampfungstemperatur 

durch den Experimentator stets hinsichtlich einer maximalen Leistungszahl eingestellt. Bei kom-

merziellen Anlagen kommen in der Regel Expansionsorgane mit definierter Regelcharakteristik 

(z. B. thermostatisches Expansionsventil) zum Einsatz, die dann auch im Modell implementiert 

werden können. Die Kondensationstemperatur ist allerdings auch an der Versuchsanlage kein 

Freiheitsgrad und resultiert im stationären Zustand aus dem Massenstrom des Sekundärfluids 

sowie dem Zusammenspiel zwischen dem Expansionsventil und dem Verdichter. Eine physika-

lische Beschreibung dieses Einregelns der Anlage ist nur möglich, wenn ein Modell für den 

Durchlass und den Druckverlust des Expansionsventils implementiert wird. Im Expansionsventil 

findet allerdings in einem sehr kleinen Volumen eine Expansion des Kältemittels in das Zwei-

phasengebiet statt, was i. A. nur mit sehr großem Aufwand simuliert werden kann. Basierend auf 

dem Ziel, die Retrofit-Modelle möglichst einfach zu halten, wurde auf eine Modellierung des 

Expansionsventils verzichtet. Alternativ werden die Verdampfungs- und Kondensationstempe-

raturen wieder hinsichtlich maximaler Leistungszahl des Gesamtprozesses optimiert, was 
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zumindest für die Verdampfungstemperatur auch der Vorgabe des Experiments (Abschnitt 4.3.2) 

entspricht. Im Gegensatz zur Stufe II kommt hier allerdings, basierend auf den langen Simulati-

onszeiten, kein numerischer Optimierer zum Einsatz. Die Leistungszahl wird alternativ zunächst 

für einige Kombinationen aus Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen bestimmt. 

Anschließend findet dann die Auswahl des Betriebspunktes mit höchster Leistungszahl statt. 

max
𝑇v
f ,𝑇k

f
   𝜀 (𝑇v

f , 𝑇k
f ) 

            𝑔⃗(𝑇v
f, 𝑇k

f) < 0 

            𝑇v
f = 273,15 K +

𝑛 − 1

2
,      {𝑛 ∈ ℕ| 𝑛 ≤ 19}  

            𝑇k
f = 304,65 K +

𝑛 − 1

2
,      {𝑛 ∈ ℕ| 𝑛 ≤ 14} 

Gl. 4-66 

 

Tabelle 4-9: Randbedingungen der Simulationen der Stufe III 

Nr. Beschreibung Wert Bedingung 

g1 Minimaler Druck 𝑝min = 100 kPa 𝑝min − 𝑝v
f < 0 

g2 Maximaler Druck 𝑝max = 2 MPa 𝑝k
f − 𝑝max < 0 

g3 Maximale Verdichterleistung 𝑃ver,max = 2,2 kW 𝑃ver −𝑃ver,max < 0 

g4 Minimale Unterkühlung ∆𝑇UK
f > 0 K 𝑇𝑓(𝑝3

f , 𝑥 = 0)−𝑇3
f < 0 

g5 Minimale Überhitzung ∆𝑇UH,min
f = 3 K 𝑇v

f + ∆𝑇UH,min
f − 𝑇1

f < 0 

g6 Minimale Wassertemperatur 𝑇min
sf = 275,15 K 𝑇min

sf − 𝑇va
sf < 0 

 

Die Verdampfungstemperatur wird demnach zwischen 273,15 K und 282,15 K und die Konden-

sationstemperatur zwischen 304,65 K und 311,15 K, jeweils mit einer Schrittweite von 0,5 K, 

variiert, woraus sich insgesamt 266 Kombinationen ergeben. Die Optimierung des Kreisprozes-

ses unterliegt auch hier wieder einigen Randbedingungen (Tabelle 4-9), die durch Ungleichheits-

beschränkungen ausgeführt sind. Wertepaare aus Verdampfungs- und Kondensationstemperatu-

ren, die eine der Nebenbedingungen verletzen, finden keine Berücksichtigung. 

Die Berechnung des Kreisprozesses bzw. der Leistungszahl besteht, auch auf Grund der Teilmo-

delle, aus mehreren ineinander verschachtelten Iterationsschleifen. Die Abbildung 4-16 zeigt den 

schematischen Programmablauf, die mathematische Definition des Kreisprozesses ist dem  

Anhang (6.2.2) zu entnehmen. Zunächst wird von der Optimierungsschleife eine Kombination 
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aus Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen an das Kreisprozessmodell übergeben. Für 

die Verdampfungstemperatur ist hierbei definiert, dass sie am Eintritt des Verdampfers vorliegt, 

die Kondensationstemperatur wird als fiktive Größe betrachtet und definiert lediglich den Ein-

trittsdruck (Sättigungsdruck) des Kondensators (vgl. Abschnitt 2.1). Aus der übergebenen Kom-

bination aus Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen wird im ersten Schritt ein Start-

wert für den Eintrittszustand des Verdichters generiert und gemeinsam mit dem Kondensatorein-

trittsdruck an das Verdichtermodell (Abschnitt 4.4) übergeben. Dieses liefert dann kalkulierte 

Werte des isentropen Wirkungsgrades und des Liefergrades, woraus sowohl der Austrittszustand 

des Kältemittels aus dem Verdichter als auch der Kältemittelmassenstrom folgt. Der Verdich-

teraustrittszustand entspricht dem Kondensatoreintrittszustand und wird an die Kondensatorrou-

tine (Abschnitt 4.5.2) übergeben. Das Kondensatormodell iteriert dann unter Berücksichtigung 

der Ein- und Austrittstemperaturen des Sekundärfluids (𝑇ke
sf = 298,15 K; 𝑇ka

sf = 308,15 K) den 

notwendigen Massenstrom 𝑚̇k
sf und gibt diesen gemeinsam mit der Austrittsenthalpie und dem 

Austrittsdruck des Kältemittels zurück. Der Austrittszustand des Expansionsventils ist – unter 

der Annahme isenthalper Randbedingung – definiert durch die Enthalpie ℎ3
f  und die Verdamp-

fungstemperatur und wird schließlich an das Verdampfermodell (Abschnitt 4.5.2) übergeben. 

Hier werden unter Berücksichtigung des konstanten Sekundärmassenstroms von 𝑚̇v
sf = 7,5 

kg·min-1 und der Eintrittstemperatur des Sekundärfluids von 𝑇ve
sf = 290,15 K die Austrittsent-

halpie und der Austrittsdruck des Kältemittels iteriert. Das Abbruchkriterium für die Gesamt-

prozesssimulation ist definiert durch den Vergleich der Verdampferaustrittstemperaturen und  

-drücke vor und nach der Iteration:  

𝐴𝑏𝑟 = (𝑇1,n+1
f − 𝑇1,n

f )
2
· K−2 + (𝑝1,n+1

f − 𝑝1,n
f )

2
· kPa−2 < 0,05. Gl. 4-67 

Wird die Abbruchbedingung erfüllt, erfolgt die Berechnung und Rückgabe der Leistungszahl. 

Andernfalls wird der Kreisprozess erneut mit den Startwerten 𝑇1
f = 0,5 · (𝑇1,n+1

f + 𝑇1,n
f ) und 

𝑝1
f = 0,5 · (𝑝1,n+1

f + 𝑝1,n
f ) durchlaufen. Die Gesamtsimulation endet schließlich, nachdem für 

alle Kombinationen aus Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen die Leistungszahlen 

berechnet wurden. Für das Wertepaar, aus dem die größte Leistungszahl resultiert und für das 

alle Nebenbedingungen erfüllt sind, werden anschließend alle notwendigen Zustands- und Pro-

zessgrößen berechnet. 
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Abbildung 4-16:   Schematischer Programmablauf der Simulationsstufe III 

4.7  Ergebnisse 

Analog zum Experiment wurden die verschiedenen Modellierungsstufen für die Fluide 

Dimethylether (DME), Isobutan, R134a, R152a, Propan und Propen untersucht, wobei R134a 

als das zu substituierende Fluid betrachtet wird. Diese Fluide wurden ausgewählt, weil sie ent-

weder bereits etablierte Kältemittel sind oder stark als potenzielle Kandidaten für die nächste 

Generation von Kältemitteln diskutiert werden [30,80,106]. Die Ergebnisse der drei Modellie-
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rungsstufen sowie des Experiments sind, unterteilt in die verschiedenen Prozessgrößen, darge-

stellt in Abbildung 4-17 (Leistungszahl, ε), Abbildung 4-18 (Verdichterleistung, Pver) und  

Abbildung 4-19 (abgeführter Wärmestrom, |𝑄̇H|). Die Diagramme (a) zeigen hierbei jeweils die 

absoluten Werte und in den Diagrammen (b) sind die Werte auf den im jeweiligen Fall erreichten 

Wert von R134a normiert, da gerade der relative Vergleich zum zu substituierenden Fluid bei 

der Auswahl eines geeigneten Substituts eine entscheidende Bedeutung hat. Außerdem zeigt die 

Abbildung 4-20 vergleichend die resultierenden Prozesse der verschiedenen Simulationen und 

des Experiments in einem T-s-Diagramm exemplarisch für das Referenzfluid R134a. Eine Über-

sicht verschiedener Zustands- und Prozessgrößen, unterteilt in die betrachteten Fluide und Sze-

narien, wird durch die Tabellen Tabelle 6-4 bis Tabelle 6-6 des Anhangs (6.2.3) gegeben.  

Zunächst soll der Fokus auf den Ergebnissen der Simulationsstufe I liegen. Es ist festzustellen, 

dass die spezifische Kreisprozessrechnung der Stufe I lediglich die Ermittlung der Leistungszah-

len ermöglicht und keine Aussage über den abgeführten Wärmestrom oder die Verdichterleis-

tung getroffen werden kann. Wärmepumpen oder auch Kältemaschinen sind, neben dem Krite-

rium der Normallast, gewöhnlich auch hinsichtlich einer Spitzenlast ausgelegt. Führt ein poten-

zielles Austauschfluid auch nur dazu, dass diese ursprüngliche Spitzenlast von der Anlage nicht 

mehr erreicht wird, ist der Nutzen der Anlage nicht mehr gegeben und das betreffende Fluid gilt 

i. A. als ungeeignet. Ähnliches gilt für die Verdichterleistung. Ein Überschreiten der Maximal-

leistung des Verdichters, beim Einsatz eines potenziellen Substituts, führt entweder zum Aus-

schluss dieses Fluids oder der Austausch des Verdichters wird nötig. Demnach sind die Infor-

mationen des durch den Einsatz eines Substitutionsfluids zu erwartenden abgeführten Wär-

mestroms und der zu erwartenden Verdichterleistung essenziell für die Eignungsbewertung. Das 

Fehlen dieser Information stellt bereits einen entscheidenden Nachteil der Modellierungsstufe I 

dar. Ein weiteres Kriterium sind die kalkulierten Leistungszahlen (Abbildung 4-17a). Hieraus 

geht hervor, dass aus der Stufe I nur minimale Unterschiede der Fluide resultieren, was im  

Widerspruch zu den Messungen steht. So entspricht die in Stufe I maximal erreichte Leistungs-

zahl (Isobutan) gerade dem 1,04-Fachen der minimal erreichten Leistungszahl (Propen), wohin-

gegen dieses Verhältnis in der Messung dem 1,18-Fachen entspricht. Der Grund hierfür liegt in 

der in Stufe I getroffenen Annahme, dass sich alle Fluide in der Anlage verhalten wie das Refe-

renzfluid R134a. Gemäß Abschnitt 4.6.1 wurden für alle Fluide die Verdampfungstemperatur, 

die Kondensationstemperatur, die Verdichtereintrittstemperatur, die Unterkühlung am Konden-

satoraustritt sowie der isentrope Wirkungsgrad auf die in der Messung mit R134a erreichten 

Werte (Tabelle 4-2) gesetzt. Die marginalen Unterschiede in den Leistungszahlen sind dann  
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lediglich durch abweichende Fluideigenschaften begründet wie die Sättigungsdrücke, die Ver-

dampfungsenthalpien sowie die Adiabatenexponenten (κ = cp / cv). Aus den Experimenten resul-

tieren jedoch für die verschiedenen Fluide deutliche Unterschiede in den Verdampfungs- und 

Kondensationstemperaturen sowie den isentropen Wirkungsgraden. Beispielsweise weist Pro-

pan in der Messung eine Verdampfungstemperatur von 280,48 K und einen isentropen Wir-

kungsgrad von 52 % auf, wohingegen die Werte für R134a, die hier dann auch Grundlage für 

die Berechnung des Fluids Propan sind, bei 283,04 K und 47 % liegen (Tabelle 6-6), was sich 

schließlich dann auch in einem Unterschied der gemessenen Leistungszahlen widerspiegelt 

(R134a: ε = 4,76, Propan: ε = 5,38). Das einzige Fluid, für das demnach physikalisch sinnvolle 

Werte der einzelnen Prozessparameter berücksichtigt wurden, ist das Referenzfluid R134a.  

Allerdings zeigen sich auch hier abweichende Leistungszahlen zwischen der Stufe I und dem 

Experiment. Die kalkulierte Leistungszahl ist mit ε = 5,35 deutlich höher als die gemessene Leis-

tungszahl mit ε = 4,76. Zurückzuführen ist dies vor allem auf der Vernachlässigung der Druck-

verluste. Diese führen nicht nur zu einem höheren Druckverhältnis im Verdichter und somit zu 

einem Anstieg der Verdichterarbeit, sondern beeinflussen auch maßgeblich die Temperaturver-

läufe in den Wärmeübertragern (Abbildung 4-20). Besonders ausgeprägt ist dies – auf Grund 

höherer Druckverluste – im Verdampfer. In der Messung tritt das Fluid mit 283,04 K in den 

Verdampfer ein (Zweiphasengebiet) und wird während des nicht isobaren Phasenwechsels auf 

278,14 K abgekühlt und anschließend um 4,95 K auf 283,09 K überhitzt (Tabelle 6-6). In der 

Simulation wird angenommen, dass der Phasenwechsel isobar und isotherm bei 283,04K verläuft 

und das Fluid anschließend ebenfalls um 4,95 K, dann aber auf 287,99 K überhitzt wird. Die 

thermodynamische Mitteltemperatur der Zustandsänderung wird hierbei von 277,32 K auf 

283,09 K erhöht, was nach Carnot schließlich zu einer Steigerung der Leistungszahl führt. Als 

letztes Bewertungskriterium der Modellierungsstufe I kann noch der für die Auswahl eines Sub-

stitutionsfluides wichtige relative Vergleich der Fluide (Abbildung 4-17b) herangezogen wer-

den. Hier zeigt sich, dass auch dieser keine adäquaten Ergebnisse liefert. Für Propan resultiert 

aus den Simulationen beispielsweise, dass dieses eine geringere Leistungszahl erreicht als das 

Referenzfluid R134a. Hingegen zeigen die Messungen, dass die Leistungszahl von Propan  

gegenüber der von R134a um rund 13 % höher ist. 

Abschließend führt die vorangegangene Untersuchung zu dem Schluss, dass das Modell der ein-

fachen Kreisprozessrechnung für die Auswahl von Substitutionsfluiden nicht hilfreich ist, da es 

zu fehlerhaften Effizienzbewertungen führt und keine Aussagen über die zu erwartenden Heiz-

leistungen oder Verdichterleistungen getroffen werden können.  
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Abbildung 4-17:  Leistungszahlen (a) und relative Leistungszahlen (b), aufgetragen über den 

verschiedenen Simulationsstufen und dem Experiment 

 

 

Abbildung 4-18:  Heizleistungen (a) und relative Heizleistungen (b), aufgetragen über den verschiedenen 

Simulationsstufen und dem Experiment 
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Abbildung 4-19:  Verdichterleistungen (a) und relative Verdichterleistungen (b), aufgetragen über den 

verschiedenen Simulationsstufen und dem Experiment 

 

 

Abbildung 4-20:  T-s-Diagramm von R134a, resultierend aus den Simulationsstufen und dem Experiment 
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Die Erweiterung um ein Verdichtermodell und Pinch-Modelle für die Wärmeübertrager in der 

Modellierungsstufe II führt nun dazu, dass auch die Wärmeströme und die Verdichterleistungen 

kalkuliert werden können. Darüber hinaus folgt hieraus, dass an weniger Stellen die Annahme 

getroffen werden muss, dass sich alle Fluide ähnlich verhalten und somit weniger Informationen 

vom Referenzfluid übertragen werden müssen. Betrachtet man zunächst die kalkulierten Leis-

tungszahlen im Vergleich zu den Messwerten (Abbildung 4-17a), zeigt sich, dass die aus dem 

Modell resultierenden Werte prinzipiell zu groß sind. So resultiert beispielsweise für Dimethyl-

ether aus der Simulation eine Leistungszahl von ε = 6,33, wohingegen der Messwert bei ε = 5,46 

liegt. Bei Propan ist die Übermäßigkeit der berechneten Leistungszahl am geringsten ausgeprägt, 

der kalkulierte Wert zeigt nur eine geringe Abweichung zum Messwert. Über alle Fluide gemit-

telt sind die kalkulierten Leistungszahlen um rund 14 % zu groß. Die Untersuchung möglicher 

Gründe für die Abweichungen führt auf Grund der thermodynamischen Definition der Leis-

tungszahl naturgemäß zuerst zu den Prozessgrößen der Verdichterleistung (Abbildung 4-18a) 

und der Heizleistung (Abbildung 4-19a). Hier wird deutlich, dass die Verdichterleistungen vom 

Modell sehr gut prognostiziert werden. Der mittlere Fehler (absolut) beträgt hier lediglich 3,5 %. 

Für die Heizleistungen zeigen sich hingegen signifikant größerer Abweichungen (14 %), was zu 

der Annahme führt, dass der Fehler der Leistungszahlen hauptsächlich auf die Abweichungen 

der Heizleistungen zurückzuführen ist. Analysiert man die Ergebnisse jedoch detaillierter, wird 

ein anderes Bild sichtbar. Die Abbildung 4-21 zeigt für die Modellierungsstufe II sowie für die 

Experimente die spezifischen Verdichterarbeiten wver = h2 – h1 (a) und die spezifisch abgeführ-

ten Wärmen |qH| = h2 – h3 (b). Es wird deutlich, dass die spezifischen Wärmen vom Modell gut 

wiedergegeben werden, allerdings die Verdichterarbeit überwiegend zu klein kalkuliert wird. 

Der Grund ist vornehmlich ebenfalls bei der Vernachlässigung der Druckverluste zu finden.  

Infolgedessen ist das Druckverhältnis über den Verdichter in den Simulationen kleiner als im 

Experiment (Tabelle 6-4 bis Tabelle 6-6), was auch das T-s-Diagramm von R134a (Abbildung 

4-20) gut visualisiert. Im Allgemeinen führen kleinere Druckverhältnisse zu größeren Liefergra-

den und meist zu kleineren isentropen Wirkungsgraden (Abbildung 4-8). Für R134a beträgt der 

isentrope Wirkungsgrad beispielsweise in der Stufe II 𝜂ver
is  = 45 % und im Experiment 

𝜂ver
is  = 47 %, der Liefergrad ist allerdings mit 𝜂ver

λ  = 80 % deutlich gegenüber dem Experiment 

(𝜂ver
λ  = 74 %) gesteigert (Tabelle 6-4 bis Tabelle 6-6). Generell führt ein geringerer isentroper 

Wirkungsgrad bei sonst gleichbleibenden Bedingungen zu einer Steigerung der spezifischen 

Verdichterarbeit (Gl. 2-25). Allerdings sinkt durch das kleinere Druckverhältnis gleichzeitig die 
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reversible spezifische Verdichterarbeit, sodass hier zwei gegenläufige Effekte auftreten. Insge-

samt dominiert die Reduktion der reversiblen Verdichterarbeit, was schließlich zu den kleineren 

Werten von wver in der Stufe II gegenüber dem Experiment führt. Der zweite Effekt ergibt sich 

aus den größeren Liefergraden, die zu höheren Fluidmassenströmen (Sim-II: 

𝑚̇R134a = 22,79 g·s-1; Exp: 𝑚̇R134a = 19,00 g·s-1) führen und schließlich die zu kleinen Werte 

der spezifischen Verdichterarbeit kompensieren und die zu großen Heizleistungen (Abbildung 

4-19a) produzieren. Die Abweichungen der Leistungszahlen sind demnach nicht begründet in 

der Berechnung der Heizleistungen, sondern fußen auf Fehlern bei der Verdichterberechnung 

infolge der Vernachlässigung der Druckverluste. Beim Propan kommt außerdem hinzu, dass 

trotz eines ähnlich geringeren Druckverhältnisses die Reduktion des isentropen Wirkungsgrades 

und der Anstieg des Liefergrades kleiner ausfallen als bei den übrigen Fluiden, was wahrschein-

lich auf Abweichungen des Verdichtermodells zurückzuführen ist. Dieser Fehler gleicht schließ-

lich den Fehler der zu geringen Druckverhältnisse, zumindest zum Teil, aus, sodass Propan daher 

die geringste Abweichung zum Messwert zeigt. 

 

Abbildung 4-21:  Spezifische Verdichterarbeiten (a) und spezifisch abgeführte Wärmeströme (b) 

resultierend aus den Simulationsstufen I und II und aus dem Experiment 

Bezüglich des relativen Vergleichs der Fluide (Abbildung 4-17b bis Abbildung 4-19b) zeigt die 

Modellierungsstufe II allerdings adäquate Ergebnisse. Mit Ausnahme des Fluides Propan wird 

für die Leistungszahlen die korrekte Rangfolge der Fluide wiedergegeben. Die absolute Leis-

tungszahl von Propan wird, wie oben ausgeführt, von der Stufe II bereits mit einer guten Genau-

igkeit berechnet. Hingegen zeigen die weiteren Fluide deutlich zu große Leistungszahlen, was 

schließlich beim Propan zu dem Fehler im relativen Vergleich führt. Trotz der Abweichung für 
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Propan folgt allerdings aus den Simulationen der Stufe II, dass mit guter Genauigkeit prognosti-

ziert werden kann, welches potenzielle Substitutionsfluid eine höhere oder geringere Effizienz, 

bezogen auf das zu substituierende Fluid, in der vorliegenden Anlage aufweisen wird. Der Vor- 

oder Nachteil in der Leistungszahl des jeweiligen Fluids gegenüber dem Referenzfluid ist jedoch 

meist überprognostiziert. Ein ähnliches Bild zeigt sich auch für die relativen Heizleistungen  

(Abbildung 4-19b). Anhand der Ergebnisse kann sicher abgeschätzt werden, welche Fluide min-

destens die Heizleistung des zu substituierenden Fluids erreichen und somit für eine weitere 

Analyse in Betracht gezogen werden sollten. Konkret ergibt sich für die untersuchten Fluide, 

dass lediglich Propan und Propen die Heizleistung von R134a übertreffen. Dimethylether und 

R152a liegen hier nur geringfügig unter R134a und könnten demnach auch weiterhin von Inte-

resse sein. Für Isobutan zeigt sich allerdings, dass die Heizleistung lediglich zu rund 60 % der 

von R134a entspricht und Isobutan somit als Substitutionsfluid im betrachteten Anwendungsfall 

voraussichtlich nicht geeignet ist. Auch die relativen Verdichterleistungen (Abbildung 4-18b) 

liefern eine gute Abschätzung, welche Fluide zu einer größeren oder kleineren Leistungsauf-

nahme gegenüber R134a führen würden. In Kombination mit der gemessenen Leistungsauf-

nahme des ursprünglichen Fluids (R134a) und der maximalen Verdichterleistung ist dann auch 

ein zuverlässiger Ausschluss der auf Grund einer zu großen Verdichterleistung ungeeigneten 

Fluide möglich. In dem konkreten Fall führen Propan und Propen zu gesteigerten Verdichter-

leistungen, liegen aber trotzdem deutlich unter der Maximalleistung des betrachteten Verdichters 

(Pver,max = 2,2 kW) und gelten somit weiterhin als potenziell geeignet.  

Werden die Ergebnisse der Modellierungsstufe II resümiert, wird deutlich, dass diese Art der 

Kreisprozesssimulation bei der Auswahl eines Substitutionsfluides bereits einen großen Nutzen 

darstellen kann. Obwohl die absoluten Werte, vor allem die der Leistungszahlen und der Heiz-

leistungen, Abweichungen zu den Messungen zeigen, so ist, zumindest im hier betrachteten Fall, 

der relative Fluidvergleich eine gute Basis für die Selektion potenziell geeigneter Fluide. Hierbei 

können zunächst die Fluide detektiert werden, die mindestens die relative Heizleistung des 

ursprünglichen Fluides erreichen und dabei die maximale Verdichterleistung nicht überschrei-

ten. Anschließend kann dann eine weitere Selektion bezüglich der Leistungszahl vorgenommen 

werden. Im hier betrachteten Fall wäre aus thermodynamischer Sicht Propan von großem Inte-

resse, allerdings sollten auch die Fluide Dimethylether und R152a weiter in Betracht gezogen 

werden. Diese zeigen zwar relative Heizleistungen geringfügig unterhalb der von R134a, jedoch 

sind die Leistungszahlen deutlich höher. Hier sollte eine differenzierte Analyse stattfinden, die 

erörtert, ob entweder die erreichten Heizleistungen für die Anwendung ausreichend wären oder 
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ob durch definierte Maßnahmen am Prozess (z. B. Erhöhung der Verdichterdrehzahl) dennoch 

eine ausreichend hohe Heizleistung erreicht werden könnte. Ein weiterer Vorteil der Modellie-

rungsstufe II ist die geringe Rechenzeit. Auf einem Standard-Computer (CPU: Intel Core i7-

4790, RAM: 24 GB) braucht die Berechnung eines Fluids nur wenige Minuten, sodass auch 

große Datenbanken in angemessener Zeit nach potenziellen Substitutionsfluiden durchsucht 

werden können. 

Die Modellierungsstufe III beinhaltet, zusätzlich zur Stufe II, außerdem differenzielle Modelle 

für den Verdampfer und den Kondensator (Abschnitt 4.5.2) zur Berechnung der Wärmedurch-

gänge und Druckverluste. Die Implementierung dieser weiteren physikalischen Modelle löst, mit 

Ausnahme der Anpassung des Verdichtermodells, die Simulation nun vollständig von den Mess-

werten des zu substituierenden Fluids. Es müssen nun keine Zustands- oder Prozessgrößen mehr 

mit Werten von R134a belegt werden, was vor allem im Vergleich zur Stufe II die Austrittszu-

stände des Kältemittels aus den Wärmeübertragern betrifft. Wie in Abschnitt 4.6.3 bereits 

beschrieben, ist für das Expansionsventil allerdings auch weiterhin kein physikalisches Modell 

hinterlegt, sodass die Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen auch in der Stufe III Ein-

gabeparameter der Simulation sind. Dies stellt, zumindest für die Kondensationstemperatur, eine 

Abweichung zur realen Anlage dar und wird bei der Interpretation der Ergebnisse ein entschei-

dender Faktor sein. 

Die bereits eingeführten Diagramme (Abbildung 4-17 bis Abbildung 4-19) zeigen ebenfalls die 

Ergebnisse der Simulation III im Vergleich mit den anderen Modellierungsstufen und dem  

Experiment. Darüber hinaus beinhaltet das T-s-Diagramm der Abbildung 4-20 auch den aus 

Stufe III resultierenden Kreisprozess für R134a. Die spezifischen Verdichterarbeiten und die 

spezifisch abgeführten Wärmeströme zeigt die Abbildung 4-21. Betrachtet man zu Beginn wie-

der die absoluten Werte der drei wichtigsten Prozess- bzw. Kenngrößen, zeigt sich zunächst für 

die Leistungszahl (Abbildung 4-17a), ausgehend von der Stufe II, eine Verbesserung der Ergeb-

nisse. Mit Ausnahme des Fluides R134a werden deutlich niedrigere Leistungszahlen in der Stufe 

III berechnet. Sie liegen jedoch in den meisten Fällen immer noch über den gemessenen Leis-

tungszahlen. Im Mittel beträgt die Abweichung zwischen dem Modell und dem Experiment jetzt 

rund 10 % und ist somit um 4 Prozentpunkte kleiner als in der Stufe II. Ein ähnliches Bild zeigt 

sich für die Heizleistungen (Abbildung 4-18a). Die kalkulierten Werte liegen jetzt näher an den 

Messwerten, sind i. A. aber weiterhin zu groß. Die mittlere Abweichung ist in der Stufe III eben-

falls um rund 4 %-Punkte geringer als in der Stufe II. Bei der Verdichterleistung (Abbildung 

4-19a) tritt im Mittel ebenfalls eine Verbesserung ein, hier ist die mittlere Abweichung zum 
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Experiment um rund einen Prozentpunkt gesunken (Stufe II: 3,5 %; Stufe III: 2,5 %). Es zeigt 

sich allerdings, dass dies nicht alle Fluide betrifft, für R134a ist der kalkulierte Wert der Ver-

dichterleistung nahezu konstant geblieben und liegt deutlich über dem experimentell bestimmten 

Wert. Für Propen verschlechtert sich die Prognose sogar geringfügig. Eine Ausnahme stellt wie-

der das Fluid Propan dar, die Heizleistung sowie die Verdichterleistung sind leicht größer als die 

experimentellen Werte, führen aber in der Summe dazu, dass die Leistungszahl von der Stufe III 

nahezu exakt berechnet wird. Aus den spezifischen Werten der Heizleistungen und der Verdich-

terarbeiten (Abbildung 4-21) wird ein Unterschied zur Stufe II deutlich. Mit Ausnahme des Flu-

ides Propen hat sich die Berechnung der spezifischen Verdichterarbeit deutlich verbessert. Für 

die meisten Fluide werden die experimentell ermittelten Werte sogar nahezu exakt getroffen. 

Hingegen zeigen sich nun größere Abweichungen bei den spezifischen Wärmen, die z. T. in der 

Stufe II mit einer besseren Genauigkeit kalkuliert wurden. Vor allem die Abweichungen bei den 

Leistungszahlen sind demnach nun auf Fehler in der Berechnung der spezifischen Wärmen 

zurückzuführen. Die vorangegangene Analyse zur Modellierungsstufe II hat gezeigt, dass die  

Abweichungen der Leistungszahlen in der Stufe II hauptsächlich auf die abweichenden Werte 

der spezifischen Verdichterarbeit zurückzuführen sind, die wiederum aus der Vernachlässigung 

der Druckverluste resultierten. Die Wärmeübertragermodelle der Stufe III berücksichtigen nun 

auch Druckverluste. Diese werden allerdings vor allem für den Kondensator zu klein berechnet 

(Tabelle 6-4 bis Tabelle 6-6). Trotzdem geht aus den Ergebnissen hervor, dass die vorher zu 

gering kalkulierten Druckverhältnisse jetzt deutlich höher sind und die Messwerte sogar z. T. 

übersteigen (Tabelle 6-4 bis Tabelle 6-6). Für Propan resultierte aus der Stufe II beispielsweise 

ein Druckverhältnis von 2,07 und aus der Stufe III ein Wert von 2,40, wobei der Messwert bei 

2,27 liegt. Legt man die Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen aus der Stufe II zu-

grunde und berücksichtigt die in Stufe III kalkulierten Druckverluste, würde das Druckverhältnis 

lediglich auf 2,30 ansteigen. Der zweite Effekt, der zur Erhöhung der Druckverhältnisse führt, 

resultiert aus der Optimierung der Kondensationstemperaturen infolge des Mangels eines physi-

kalischen Modells für das Expansionsventil. Die Ergebnisse machen deutlich, dass in allen Fäl-

len die berechneten Kondensationstemperaturen einige Kelvin oberhalb der in der Anlage  

gemessenen liegen (Tabelle 6-4 bis Tabelle 6-6), was ebenfalls gut durch das T-s-Diagramm 

(Abbildung 4-20) wiedergegeben wird. Die Optimierungen führen zu leicht höheren Kondensa-

tionstemperaturen, da hierdurch die Leistungszahlen gesteigert werden.  

Die Abbildung 4-22 und Abbildung 4-23 zeigen einige relevante Zustands- und Prozessgrößen 
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als Funktion der Kondensationstemperatur für das Fluid R134a und einer Verdampfungstempe-

ratur von Tv = 274,15 K als Exempel. Die Berechnungen resultieren aus den Modellen der Stufe 

III. Infolge einer höheren Kondensationstemperatur steigt auf Grund des höheren Druckverhält-

nisses zunächst grundsätzlich die reversible Verdichterarbeit, gleichzeitig aber auch der isen-

trope Verdichterwirkungsgrad (Abbildung 4-23), was in Kombination lediglich zu einem schwa-

chen Anstieg der Verdichterleistung (Abbildung 4-22) führt. Gleichzeitig resultieren aus der  

Erhöhung der Kondensationstemperatur, bei gleichbleibender Aufheizung des Sekundärfluids, 

größere Temperaturdifferenzen im Kondensator (Abbildung 4-23, ∆𝑇k2
p

), die zumindest im  

Bereich kleiner Steigerungen der Kondensationstemperatur zu einer deutlich verbesserten Wär-

meübertragung führen (Abbildung 4-22, 𝑄̇H). Diese äußert sich vor allem durch die zunehmende 

Unterkühlung des Fluids (Abbildung 4-23, ∆𝑇UK
f ) und die damit verbundene Verschiebung des 

Pinch-Punktes von der Taulinie (∆𝑇k2
p

) zum Kältemittelaustritt des Kondensators (∆𝑇k1
p

). Resul-

tierend aus der deutlich steigenden Heizleistung sowie der nur marginal ansteigenden Verdich-

terleistung folgt zunächst ein Anstieg der Leistungszahl. Für größere Änderungen der Konden-

sationstemperatur stagniert der Zuwachs der Heizleistung, wobei die Verdichterleistung weiter-

hin monoton ansteigt. Für die Leistungszahl folgt hieraus, dass diese durch ein Maximum läuft, 

welches in der Optimierung der Kondensationstemperaturen stets angestrebt wird, obwohl dieser 

Betriebspunkt an der realen Anlage voraussichtlich nicht zu erreichen ist. 

 

Abbildung 4-22: Leistungszahl, Heizleistung und 

Verdichterleistung für R134a als 

Funktion der Kondensations- 

temperatur, Tv = 274,15 K 

 

Abbildung 4-23: Unterkühlung, Pinch-Temperatur im 

Kondensator und isentroper 

Verdichterwirkungsgrad für R134a 

als Funktion der Kondensations- 

temperatur, Tv = 274,15 K 
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Der relative Vergleich der Fluide (Abbildung 4-17b bis Abbildung 4-19b) wird durch die  

zusätzlichen Implementierungen der Stufe III nicht entscheidend verbessert. Es ist weiterhin mit 

guter Genauigkeit prognostiziert, welche Fluide eine höhere oder geringere Leistungszahl, Ver-

dichterleistung oder Heizleistung als das Referenzfluid aufweisen werden, was allerdings auch 

bereits in der Stufe II gegeben war. Für das Fluid Propan zeigt sich im relativen Vergleich, vor 

allem bezüglich der Leistungszahl, auch in der Stufe III der größte Fehler, der allerdings daraus 

resultiert, dass die Leistungszahlen aller Fluide zu groß berechnet werden und gleichzeitig die 

Leistungszahl von Propan nahezu exakt den Messwert trifft.  

Insgesamt hat die Implementierung der umfangreichen Wärmeübertragermodelle, die nun auch 

Druckverluste berücksichtigen, zu einer Verbesserung der kalkulierten Werte der Leistungszahl, 

der Verdichterleistung und der Heizleistung (Absolutwerte) geführt. Die Ergebnisse zeigen 

jedoch trotzdem, dass der reale Betriebspunkt der Anlage von der Simulation nicht exakt wie-

dergegeben wird und stets Abweichungen zu den Messwerten existieren. Als Grund hierfür 

konnte die Optimierung der Kondensationstemperatur, die in der Simulation einen Freiheitsgrad 

darstellt, der an der Versuchsanlage nicht existiert, identifiziert werden. Weiterhin lassen sich 

durch die Wärmeübertragermodelle nun die Austrittszustände des Kältemittels berechnen und 

somit kann überprüft werden, ob die Wärmeübertrager für das jeweilige Fluid ausreichend di-

mensioniert sind, um die Mindestüberhitzung einzuhalten oder um zumindest vollständig zu kon-

densieren. Insbesondere die Überhitzung des Fluids am Verdampferaustritt ist eine entschei-

dende technische Restriktion, um den Verdichter zu schützen, und führt, insofern nicht einhalt-

bar, zu einem Ausschluss des betreffenden Fluids. Die für die Auswahl eines Substitutionsfluids 

wichtige Fluidbewertung relativ zum ursprünglichen Fluid zeigt in der Stufe III ebenfalls eine 

gute Aussagekraft, hat sich aber bezogen auf die Stufe II nicht entscheidend verbessert. Ein Vor-

teil ist jedoch, dass für die Simulationen der Stufe III nur wenige Informationen über den 

Betriebspunkt mit dem zu substituierenden Fluid nötig sind. Diese sind vor allem der isentrope 

Wirkungsgrad und Liefergrad des Verdichters eines Betriebspunktes bei bekanntem Eintrittszu-

stand (T, p) und Austrittsdruck zur Anpassung des Verdichtermodells sowie Temperaturen bzw. 

Massenströme der Sekundärfluide. Vor allem vor dem Hintergrund, dass kommerzielle Anlagen 

i. A. nicht mit umfangreicher Messtechnik versehen sind, ist dies ein wichtiger Aspekt. Ein ent-

scheidender Nachteil der Stufe III sind die zurzeit noch großen Rechenzeiten, vor allem bedingt 

durch die differenziellen Wärmeübertragermodelle und die zahlreichen Iterationsschleifen. Die 

Optimierung der Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen nimmt für ein Fluid mehrere 
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Stunden auf einem Standard-PC in Anspruch, was eher ungeeignet für die Durchsuchung um-

fangreicher Fluiddatenbanken ist.  

4.8  Zusammenfassung des Kapitels 4 

 Im Vordergrund des Kapitels 4 stand die Fragestellung, mit welchem Detaillierungsgrad 

eine Kompressionskältemaschine oder -wärmepumpe in einem theoretischen Modell abgebildet 

werden muss, um eine verlässliche Empfehlung für Substitutionsfluide im Rahmen eines Retro-

fits geben zu können. Hierzu wurde eine Wärmepumpenversuchsanlage in drei Modellen unter-

schiedlicher Komplexität modelliert. Die erste Modellstufe umfasste hierbei lediglich eine ein-

fache Kreisprozessrechnung mit spezifischen Größen, wie sie häufig bei der theoretisch gestütz-

ten Fluidauswahl angewandt wird. In der zweiten Komplexitätsstufe wurde dann außerdem ein 

Verdichtermodell zur betriebspunkt- und fluidabhängigen Bestimmung isentroper Wirkungs-

grade und Liefergrade sowie ein Pinch-Modell für die Wärmeübertrager implementiert. Die 

dritte Stufe umfasste neben dem Verdichtermodell außerdem umfangreiche differenzielle 

Modelle für die Wärmeübertrager. Die Experimente und die verschiedenen Simulationen wurden 

jeweils unter gleichen Randbedingungen für sieben Fluide unterschiedlicher Stoffgruppen 

durchgeführt, wobei hypothetisch angenommen wurde, dass R134a das zu ersetzende Fluid sei. 

Zur Bewertung der Simulationen wurden die resultierenden Werte der entscheidenden Prozess-

größen wie Leistungszahl, Heizleistung und Verdichterleistung entlang der Modellstufen sowie 

mit den Messwerten verglichen. Neben den absoluten Werten fanden hier auch die relativen 

Werte, jeweils bezogen auf den Wert des zu ersetzenden Fluids, Berücksichtigung, da diese bei 

der Auswahl eines Substitutionsfluides bereits eine entscheidende Hilfe sein können.  

Das in den Stufen II und III implementierte semi-physikalische Verdichtermodell wurde eigens 

für das Vorhaben des Fluidretrofit entwickelt, da die bisher in der Literatur verfügbaren Modelle 

entweder zu viele Anpassungsparameter aufweisen oder für jedes Fluid neu angepasst werden 

müssen. Vor allem bezüglich unterschiedlicher Fluide hat sich gezeigt, dass die Ventilströmun-

gen bzw. die Ventil-Strömungsverluste entscheidende Faktoren für die adäquate Berechnung 

isentroper Wirkungsgrade und Liefergrade sind. Auf Basis umfangreicher Messungen mit unter-

schiedlichen Fluiden wurden zwei Korrelationen hergeleitet, die die effektiven Ventilströmungs-

querschnitte anhand der idealen Gaskonstante bzw. der Massenstromdichte über dem Ventil  

berechnen. Außerdem wurde aufgezeigt, wie diese auf einen abweichenden Verdichter zu über-

tragen sind. Insgesamt werden zur Modellanpassung an einen konkreten Hubkolbenverdichter 
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lediglich vier Geometrieparameter, die i. A. dem Anwender bekannt sind, sowie ein Datensatz 

für ein Fluid bestehend aus den Eintrittsbedingungen, dem Austrittsdruck sowie dem zugehöri-

gen isentropen Wirkungsgrad und Liefergrad benötigt. Eine experimentell gestützte Validie-

rungsstudie mit unterschiedlichen Fluiden und Fluidgemischen (bei gleicher Drehzahl) hat  

gezeigt, dass – zumindest in den betrachteten Fällen – isentrope Wirkungsgrade mit einer 

Abweichung von 3,0 % und der Liefergrade mit einer Abweichung von 2,3 % kalkuliert werden. 

Als übergreifendes Resultat der Gesamtprozesssimulationen ist zunächst festzustellen, dass die 

Abweichungen zu den Messungen umso kleiner werden, je mehr physikalische Modelle für die 

einzelnen Komponenten implementiert werden. Differenzierter resultiert aus der Untersuchung, 

dass eine spezifische Kreisprozessrechnung mit der Annahme konstanter isentroper Verdichter-

wirkungsgrade (Stufe I) nicht in der Lage ist, das reale Anlagenverhalten wiederzugeben. Unter-

schiedliche Fluide führen in einer konkreten Anlage, auch unter gleichen Randbedingungen, zu 

deutlich abweichenden Verdampfungstemperaturen, Kondensationstemperaturen und isentropen 

Wirkungsgraden und somit auch zu unterschiedlichen Leistungszahlen. Sowohl die absoluten als 

auch die relativen Werte der Leistungszahlen wiesen in der Stufe I bzgl. der Messwerte große 

Abweichungen auf. Darüber hinaus lassen sich mit den Mitteln der Stufe I keine Aussagen über 

die zu erwartenden Heizleistungen und Verdichterleistungen treffen, obwohl dies wichtige Kri-

terien für die Auswahl von Substitutionsfluiden sind. Demnach stellt die einfache spezifische 

Kreisprozessrechnung keine adäquate Möglichkeit dar, um Ersatzfluide für konkrete Anlagen zu 

identifizieren. Die im Rahmen der Stufe II durchgeführte Implementierung eines Verdichtermo-

dells zur fluid- und prozessabhängigen Bestimmung isentroper Wirkungsgrade und Liefergrade 

in Kombination mit Pinch-Modellen für die Wärmeübertrager verbessert die Fluidprognose deut-

lich. Obwohl die absoluten Werte z. T. von den Messungen abweichen, zeigt der relative Fluid-

vergleich eine gute Übereinstimmung, sodass auf Grundlage dieser Modellierungsstufe bereits 

passable Aussagen darüber getroffen werden können, ob ein Fluid effizienter ist als das zu erset-

zende Fluid und ob die abgeführte Wärme und die Verdichterleistung hierbei größer oder kleiner 

ausfallen werden. Für die Anpassung des Modells auf eine konkrete Anlage sind, neben einigen 

Geometrieparametern, nur wenige Messwerte mit dem zu ersetzenden Fluid notwendig, die ent-

weder ohnehin bereits erfasst werden oder i. A. durch eine vorübergehende Installation geeigne-

ter Messtechnik leicht ermittelt werden können. Basierend auf den zusätzlichen physikalischen 

Modellen für die Wärmeübertrager in der Modellstufe III wird die Anzahl benötigter Messwerte 

nochmals reduziert. Darüber hinaus wurden in der Modellierungsstufe höchster Komplexität die 

Ergebnisse nochmals leicht verbessert und die Aussagekraft gesteigert. Die Abschätzung der zu 
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erwartenden Wärmeströme zeigt zwar in der Stufe II bereits eine gute Genauigkeit, jedoch 

ermöglichen erst die Wärmeübertragermodelle der Stufe III eine Aussage darüber, ob die kon-

kreten Wärmeübertrager auch ausreichend dimensioniert sind, um die entsprechenden Wärme-

ströme zu übertragen. 

Betrachtet man die vorangegangene Studie unter dem Gesichtspunkt der ursprünglichen Frage-

stellung, lässt sich zunächst folgern, dass ein Modell zur betriebspunkt- und fluidabhängigen 

Berechnung isentroper Verdichterwirkungsgrade und Liefergrade unerlässlich für eine valide 

Suche nach Substitutionsfluiden für konkrete Anlagen ist. Darüber hinaus ist es, zumindest für 

eine erste Auswahl potenzieller Fluide, ausreichend, die Wärmeübertrager über einfache Pinch-

Modelle mit der Annahme konstanter Pinch-Temperaturen zu modellieren. Für eine hinrei-

chende Abschätzung der zu erwartenden Wärmeübertragungen sind allerdings komplexere Mo-

delle mit fluid- und zustandsabhängiger Bestimmung der Wärmeübergänge vonnöten. Diese Art 

der Simulation (Stufe III) benötigt jedoch, zumindest aktuell, große Rechenzeiten und ist somit 

nicht praktikabel auf große Fluiddatenbanken anwendbar. Im Ergebnis ist zu empfehlen, dass im 

Rahmen eines Fluidretrofits zunächst eine Vorauswahl mit Hilfe der Stufe II erfolgt, die auch 

auf umfangreiche Datenbanken in angemessener Zeit angewendet werden kann. Anschließend 

können Fluide, die deutlich geringere Heizleistungen wie das zu substituierende Fluid oder Ver-

dichterleistungen oberhalb der maximalen Verdichterleistung aufweisen, ausgeschlossen wer-

den. Die verbleibende Gruppe potenzieller Fluide kann weiterhin nach den kalkulierten Leis-

tungszahlen differenziert werden und die vielversprechendsten Kandidaten sollten dann mit Mit-

teln der Stufe III genauer betrachtet werden. Es verbleibt schließlich eine Gruppe von Fluiden, 

die unter thermodynamischen Gesichtspunkten eine gute Eignung für die betrachtete Anlage 

aufweisen und dann anschließend hinsichtlich weiterer Kriterien differenziert werden können. 

Diese Prozedere schließt die Notwendigkeit einer experimentellen Erprobung zwar nicht gänz-

lich aus, kann diese aber deutlich reduzieren. Im Vergleich mit dem gängigen Ansatz der Kälte-

mittelindustrie, die i. A. für jedes in Zukunft zu ersetzende Kältemittel eine Alternative vorhält, 

bietet die vorgestellte Methode der Fluidsuche die Chance, effizientere Fluide zu finden, die ggf. 

bisher noch nicht als Kältemittel in Betracht gezogen wurden und im Zweifelsfall deutlich preis-

werter sind als die meist patentgeschützten kommerziellen Fluide. 
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5 Fazit und Ausblick 

Die vorangegangene Arbeit hat den Einfluss des Arbeitsmittels auf den Prozess sowie die Aus-

wahlmethoden geeigneter Arbeitsfluide und deren Anwendungsmöglichkeiten am Beispiel von 

zwei Teilbereichen der thermodynamischen Energiewandlungsprozesse analysiert. Die unter-

suchten Prozesse waren Strom-Wärme-Strom-Speichersysteme und bestehende Anlagen bzw. 

Anlagenkonzepte von Kompressionskältemaschinen und -wärmepumpen, wobei die Anknüp-

fungspunkte hierbei unterschiedliche waren. Strom-Wärme-Strom-Speichersysteme sind ein 

aktuell diskutiertes Konzept zur großtechnischen Speicherung elektrischer Energie. Der Kennt-

nisstand zu dieser Technologie befindet sich gegenwärtig noch in der Anfangsphase. Welche 

Fluide für welche Temperaturbereiche geeignet sind, ist bislang weitestgehend unbekannt. Dar-

über hinaus sind auch entscheidende Prozessgrößen und -bedingungen sowie das generelle ther-

modynamische Potential (z.B. der Effizienz) von SWS-Systemen nur rudimentär erforscht. Zur 

Beantwortung dieser Fragestellungen konnte die vorliegende Arbeit einen Beitrag leisten und 

hat den Forschungsstand der SWS-Systeme einen Schritt vorangebracht. Kältemaschinen und 

Wärmepumpen sind hingegen etablierte Prozesse mit langer Historie und breiter Anwendung. 

Allerdings müssen auch für diese Technologien auf Grund des z. T. hohen Treibhauspotenzials 

der eingesetzten Kältemittel zeitnah geeignete umweltfreundlichere Fluide gefunden werden. 

Dies betrifft Neuanlagen und bestehende Anlagenkonzepte aber teilweise auch in Betrieb 

befindliche Anlagen. Die Auswahl geeigneter Substitutionsfluide war bis dato unstrukturiert und 

vornehmlich darauf gestützt, welches Fluid bisher genutzt wurde. Ein solches Vorgehen schränkt 

die Fluidauswahl jedoch stark ein und verhindert weitestgehend, dass Fluide gefunden werden, 

die bisher nicht diskutiert wurden und ggf. zu einer höheren Effizienz der Anlagen führen. In 

diesem Zusammenhang erscheint es vielversprechender, die Fluidauswahl bei der konkreten 

Anlage und deren Randbedingungen zu beginnen. Auch wenn bereits viele Methoden der Flu-

idauswahl für Kältemaschinen und Wärmepumpen existieren, so konzentrieren sich diese meist 

auf Neuanlagen, bei denen die Fluidauswahl ein Teil der Gesamtauslegung darstellt. Bezüglich 

konkreter Anlagen (bestehend oder bereits ausgelegt) war bis dato ungeklärt, welchen Detaillie-

rungsgrad ein theoretisches Modell aufweisen muss, um verlässliche Fluidempfehlungen zu 
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generieren. Hierzu wurden in der vorliegenden Arbeit entscheidende Erkenntnisse erarbeitet und 

es wurde ein schrittweises Verfahren zur Auswahl geeigneter Substitutionsfluide vorgeschlagen. 

Die Ergebnisse dieser Arbeit wurden bereits in den Abschnitten 3.6 (SWS-Systeme) und 4.8 

(Kältemaschinen und -wärmepumpen) ausführlich zusammengefasst, sodass nachfolgend nur 

die wichtigsten Ergebnisse nochmals genannt werden sollen. Anschließend wird dann jeweils 

ein Ausblick auf zukünftig anzustrebende Untersuchungen gegeben. 

Bezüglich den auf den Clausius-Rankine-Prozess basierten SWS-Systemen konnten anhand der 

Untersuchungen folgende Erkenntnisse gewonnen werden: 

 Die Kombination zweier Carnot-Prozesse, auch mit irreversiblen Wärmeübertragungen, 

ist als idealer Vergleichsprozess von SWS-Systemen nicht geeignet. 

 Der Gesamtwirkungsgrad sinkt mit steigender Speichertemperatur, vor allem wenn eine 

isenthalpe Drosselung in der WP betrachtet wird. 

 Die abgegebene Nettoleistung des ORC steigt exponentiell mit steigender Speicher- 

temperatur. 

 Leistungsabgabe des ORC und Gesamtwirkungsgrad resultieren für eine konstante Spei-

chertemperatur in einer Pareto-Front. Ein guter Kompromiss ist ein Prozess mit 80 % der 

maximal möglichen Leistungsabgabe. Ein absolutes Optimum unterliegt allerdings nicht 

thermodynamischen, sondern anderen Kriterien, wie z. B. ökonomischen Kriterien. 

 Eine Prozessoptimierung hinsichtlich maximaler Leistungsabgabe reduziert den Gesamt-

wirkungsgrad deutlich und ist nicht geeignet um Grenzen der Effizienz zu untersuchen. 

 SWS-Systeme bestehend aus CR-Prozessen bei 80 % der maximalen Leistungsabgabe, mit 

reversiblen Komponenten (ausgenommen der Wärmeübertrager) und mit optimierten 

hypothetischen Fluiden führen zu Gesamtwirkungsgraden zwischen 57 % (Tsp = 300 K) 

und 35 % (Tsp = 430 K). 

 Gesamtwirkungsgrade werden deutlich reduziert wenn typische isentrope Wirkungsgrade 

für Pumpe, Verdichter und Expander angenommen werden, z. B. bei Tsp = 350 K und 

P = 0,8 Pmax: von 50 % auf 30 %. 

 Der Einsatz getrennter Fluide für die WP und den ORC zeigt im Gegensatz zu einem  

gemeinsamen Fluid keinen thermodynamischen Vorteil. 

 Die kritische Temperatur ist der entscheidende Fluidparameter: Hohe kritische Tempera-

turen führen zu höheren Gesamtwirkungsgraden. 
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 Der minimal zulässige Systemdruck beschränkt in Kombination mit dem kritischen Druck 

und der Azentrizität die maximal mögliche kritische Temperatur und ist ebenfalls bei der 

Auswahl existierender Fluide entscheidend. 

Auch wenn die berechneten Gesamtwirkungsgrade eher ein betrübendes Bild für die Zukunft 

von Strom-Wärme-Strom-Speichersystemen aufzeigen, sollte die Forschung zu dieser Techno-

logie trotzdem weiterhin vorangetrieben werden. Gegenüber einigen konkurrierenden Energie-

speichertechnologien weisen SWS-Systeme einen Standortvorteil auf. Darüber hinaus haben 

andere Autoren bereits gezeigt [25, 41], dass dieses Konzept geeignet ist, um Wärme bei mittle-

rer Temperatur z. B. als Wärmequelle der Wärmepumpe in den Prozess zu integrieren und so 

den Gesamtwirkungsgrad zu steigern. In diesem Zusammenhang wird zukünftig jedoch zu klären 

sein, ob solche Wärmequellen überhaupt in ausreichender Menge zur Verfügung stehen und ob 

es, vor allem wenn Abwärme anderer Prozesse genutzt wird, praktikabel ist, wenn die Wärme 

nur unregelmäßig gebraucht wird. Aus grundlegender thermodynamischer Sicht sollte zukünftig 

auch ein größerer Fokus auf den Speichern liegen. Bislang haben alle Publikationen entweder 

einphasige Speicher oder isotherme Speicher mit Phasenwechsel betrachtet, jedoch ist es zurzeit 

unklar, welches Speicherkonzept unter welchen Randbedingungen zu bevorzugen ist. Darüber 

hinaus wird der Energietransport im Speicher wahrscheinlich ebenfalls einen entscheidenden 

Einfluss auf die Effizienz des Gesamtprozesses sowie auf die realisierbaren Energieströme neh-

men, was zukünftig genauer zu untersuchen ist. Resultierend aus den hier gefundenen Erkennt-

nissen, dass höhere Speichertemperaturen zwar zu größeren Leistungen aber zu kleineren 

Gesamtwirkungsgraden führen und, dass für eine konstante Speichertemperatur höhere Leis-

tungsabgaben zu geringeren Wirkungsgraden führen, sollten die thermodynamischen Betrach-

tungen zukünftig vermehrt durch ökonomische Analysen ergänzt werden. Der Ansatz einer exer-

goökonomischen Betrachtung von Dietrich et al. [40] erscheint hierbei ein geeignetes Mittel, 

jedoch sollte das Konzept durch Optimierungen der Speichertemperatur, der Prozesstemperatu-

ren und des Fluides erweitert werden. 

Als wesentlicher Bestandteil der Modellierungen zur Identifizierung geeigneter Substitutions-

fluide für Kältemaschinen und Wärmepumpen wurde ein semi-physikalisches Hubkolbenver-

dichter-Modell zur Berechnung fluid- und betriebspunktabhängiger isentroper Wirkungsgrade 

und Liefergrade entwickelt. Die Ergebnisse hierzu lassen sich wie folgt zusammenfassen: 

 Das Modell umfasst vier Geometrieparameter, die dem Anwender i. A. bekannt sind, sowie 

zwei Anpassungsparameter (Reibdruck und relativer Totraum), die anhand einer Messung 
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von isentropen Wirkungsgrad und Liefergrad mit einem Fluid für einen konkreten Ver-

dichter bestimmt werden können. 

 Die Berücksichtigung fluidabhängiger Verluste der Ventilströmungen ist entscheidend bei 

der Fluidextrapolation. 

 Die Korrelationen der effektiven Strömungsquerschnitte können auch adäquat auf Fluide 

angewendet werden, die nicht Teil der Anpassung waren, insofern deren spezifischen Gas-

konstanten und Massenstromdichten innerhalb der zulässigen Parameterbereiche liegen. 

 Die Korrelationen der effektiven Strömungsquerschnitte können mittels eines Korrek-

turfaktors, der das Verhältnis der Kolbenflächen berücksichtigt, auch auf andere Verdich-

ter mit abweichender Geometrie angewendet werden. 

 Für den Verdichter, der auch Grundlage für die Modellentwicklung war, zeigten sich 

gemittelt über alle betrachteten Fluide und Fluidgemische relative Abweichungen zu den 

Messwerten von 3,0 % für den isentropen Wirkungsgrad und 2,3 % für den Liefergrad. 

Für die Zukunft wäre bezüglich des Verdichtermodells eine weitere Validierung für abwei-

chende Fluide und Verdichtergeometrien wünschenswert. Da sich gezeigt hat, dass die effekti-

ven Strömungsquerschnitte eine entscheidende Rolle einnehmen, sollten vor allem die hergelei-

teten Korrelationen auf Gültigkeit für weitere Fluide überprüft und ggf. angepasst werden. Als 

oberstes Ziel erscheint es hierbei jedoch sinnvoll, die Strömungsverluste zukünftig mit physika-

lischen Modellen zu bestimmt, sodass nicht mehr auf empirische Korrelation zurückgegriffen 

werden müsste. Eine Erweiterung des Modells bzgl. der Drehzahlabhängigkeit ist außerdem von 

Interesse, da moderne Anlagen häufig über eine Drehzahlregelung verfügen. Zurzeit muss der 

Reibdruck noch für jede Drehzahl neu angepasst werden, allerdings wäre hier wünschenswert, 

wenn dies über physikalische Modelle zu realisieren wäre. Bei der Modellierung von Verbren-

nungsmotoren existieren bereits solche Ansätze (z.B. [107]), die ggf. auch auf Hubkolbenver-

dichter übertragen werden können. 

Die Untersuchung hinsichtlich geeigneter Modelle zur Identifizierung effizienter Substitutions-

fluide lässt sich über die folgende Punkte zusammenfassen: 

 Mit zunehmender Implementierung physikalischer Modelle und somit steigendem Detail-

lierungsgrad sind weniger Informationen über den Betriebspunkt mit dem zu substituie-

renden Fluid notwendig, steigt die Genauigkeit der berechneten Größen bezüglich der 

Messwerte, aber erhöht sich auch die nötige Simulationszeit deutlich. 

 Eine einfache Kreisprozessrechnung mit spezifischen Größen ist gänzlich ungeeignet zur 

Identifizierung von Substitutionsfluiden für konkrete Anlagen. 
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 Die Kombination aus einem Verdichtermodell zur fluid- und betriebspunktabhängigen Be-

rechnung isentroper Wirkungsgrade und Liefergrade mit einem Pinch-Modell für die Wär-

meübertrager führt bereits zu einer guten Einschätzung des Potentials eines etwaigen Sub-

stitutionsfluids. 

 Die Kenntnis darüber, ob die konkreten Wärmeübertrager ausreichend dimensioniert sind, 

kann allerdings nur durch umfangreiche Modelle zur Berechnung der Wärmedurchgänge 

und Druckverluste erlangt werden. 

 Damit die Simulation nur die gleichen Freiheitsgrade aufweist wie die reale Anlage, bedarf 

es unbedingt eines Modells des Expansionsventils, wobei dies zur Identifizierung geeig-

neter Substitutionsfluide nicht zwingend erforderlich ist. 

Aus den Erkenntnissen wurde eine Empfehlung für ein schrittweises Vorgehen zur Fluidauswahl 

abgeleitet: Breite Suche mit der Modellierungsstufe II; Auswahl vielversprechender Kandidaten; 

genaue Betrachtung mit der Stufe III; Begutachtung hinsichtlich weiterer Auswahlkriterien; ggf. 

Experiment. 

Die Modellierungsstufe II ist bereits ein gutes Mittel um eine Vorauswahl möglicher Substituti-

onsfluide, auch anhand großer Datenbanken, zu treffen. Die Leistungsfähigkeit ist vor allem auf 

dem Verdichtermodell begründet, sodass die oben beschriebenen Verbesserungen und Erweite-

rungen des Verdichtermodells auch die Genauigkeit und Anwendbarkeit der Stufe II verbessern 

würden. Die Modellierungsstufe III kann vor allem dazu genutzt werden, die vorausgewählten 

Fluide, speziell hinsichtlich der Wärmeübertragungen, genauer zu betrachten. Hier hat sich  

allerdings gezeigt, dass die Simulation mehr Freiheitsgrade aufweist als eine reale Anlage,  

sodass der sich an der Anlage einstellende Betriebspunkt mit dem alternativen Fluid nicht exakt 

bestimmt werden kann. Eine Verbesserung diesbezüglich kann durch die Implementierung eines 

Modells für die Berechnung des Massenstroms über dem Expansionsventil geschaffen werden, 

jedoch ist dies auf Grund der speziellen Strömungsbedingungen und dem Phasenwechsel 

schwierig. Ein möglicher Ansatz könnte jedoch sein, anzunehmen, dass im engsten Querschnitt 

stets die Grenzgeschwindigkeit (Mach-Zahl = 1) vorliegt, was allerdings noch genauer zu unter-

suchen ist. Darüber hinaus erscheint eine Erweiterung der Wärmeübertragermodelle auf andere 

Typen wie Platten- oder Lamellenwärmeübertrager sinnvoll, da diese in der Praxis deutlich häu-

figer zur Anwendung kommen als Doppelrohrwärmeübertrager. Für die Zukunft wäre es wün-

schenswert, wenn die Methode nach Abschluss der genannten Forschungsarbeiten den Weg in 

die industrielle Anwendung fände. 
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6 Anhang 

6.1  Anhang zu Kapitel 3 

6.1.1 Gleichungen des verwendeten Stoffdatenmodells 

Zur Berechnung der Dampfdrücke als Funktion der Temperatur eines Reinstoffes kommt die im 

Jahr 1989 publizierte Ambrose-Walton-Methode [60] zum Einsatz. Diese ist eine Weiterent-

wicklung der Lee-Kessler-Methode und basiert bzgl. der Fluidabhängigkeit auf der kritischen 

Temperatur Tc, dem kritischen Druck pc und der Azentrizität ω. Der Dampfdruck lässt sich hier-

nach bestimmen durch:  

𝑝sat(𝑇) = 𝑝c ∙ exp(𝑓0 +𝜔 ∙ 𝑓1 +𝜔
2 ∙ 𝑓2). Gl. 6-1 

Die Bestimmung der temperaturabhängigen Koeffizienten erfolgt durch:  

𝑓0(𝑇) =
−5,97616 ∙ 𝜏 + 1,29874 ∙ 𝜏1,5 − 0,60394 ∙ 𝜏2,5 − 1,06841 ∙ 𝜏5

𝑇r
 

𝑓1(𝑇) =
−5,03365 ∙ 𝜏 + 1,11505 ∙ 𝜏1,5 − 5,41217 ∙ 𝜏2,5 − 7,46628 ∙ 𝜏5

𝑇r
 

𝑓2(𝑇) =
−0,64771 ∙ 𝜏 + 2,41539 ∙ 𝜏1,5 − 4,26979 ∙ 𝜏2,5 + 3,25259 ∙ 𝜏5

𝑇r
 

mit  𝑇𝑟 =
𝑇

𝑇𝑐
   und   𝜏 = 1 − 𝑇𝑟 . 

Gl. 6-2 

Die nachfolgend beschriebenen Gleichungen zur Berechnung des molspezifischen Volumens 

und der Änderungen der molspezifischen Enthalpie und Entropie sind alle Sandlers Lehrbuch 

[59] entnommen. Die Peng-Robinson-Gleichung lautet in expliziter Form für den Druck:  

𝑝(𝑇, 𝑣) =
𝑅 ∙ 𝑇

𝑣 − 𝑏
−

 (𝑇) ∙ 𝑎

𝑣(𝑣 + 𝑏) + 𝑏(𝑣 − 𝑏)
 

 

Gl. 6-3 
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mit 

           𝑎 =
0,457235 ∙ 𝑅2 ∙ 𝑇c

2

𝑝c
, 

           𝑏 =
0,077796 ∙ 𝑅 ∙ 𝑇𝑐

𝑝c
, 

           (𝑇) = [1 + (0,37464 + 1,5422 ∙ 𝜔 − 0,2699 ∙ 𝜔2) ∙ (1 − 𝑇r
0,5)]

2
. 

Eine analytische Lösung der PR-Gleichung nach dem molspezifischen Volumen existiert nicht 

und muss iterativ erfolgen.  

Die Änderung der Enthalpie, ausgehend von einem Referenzzustand (Index: 0), ist definiert 

durch die Änderung für das ideale Gas sowie einer jeweiligen Exzessgröße zur Beschreibung der 

Abweichung vom idealen Gas:  

ℎ(𝑇, 𝑝)− ℎ
0
(𝑇0, 𝑝0) = [ℎ(𝑇)− ℎ0(𝑇0)]

IG

⏟            
IG

+ [ℎ− ℎIG]
𝑇,𝑝
− [ℎ− ℎIG]

𝑇0,𝑝0⏟                  
Exzessgröße

 
Gl. 6-4 

Für die Enthalpieänderung des idealen Gases gilt:  

[ℎ(𝑇)− ℎ
0
(𝑇0)]

𝐼𝐺
= ∫ 𝑐

 p
𝐼𝐺(𝑇) ∙ d𝑇 

𝑇

𝑇0

 Gl. 6-5 

und für die Abweichung vom idealen Gas ergibt sich mit Hilfe der PR-Gleichung:  

[ℎ− ℎIG]
𝑇,𝑝
= 𝑅 ∙ 𝑇(𝑧 − 1)+

𝑇 · (
d𝐴PR
d𝑇

)−𝐴PR

2√2𝑏
ln [
𝑧 + (1 + √2)𝐵PR

𝑧 + (1 − √2)𝐵PR
]. Gl. 6-6 

Analoges lässt sich auch für eine Entropieänderung formulieren:  

𝑠(𝑇, 𝑝)− 𝑠
0
(𝑇0, 𝑝0) = [𝑠(𝑇, 𝑝)− 𝑠0(𝑇0, 𝑝0)]

IG

⏟                
IG

+ [𝑠 − 𝑠IG]
𝑇,𝑝
− [𝑠 − 𝑠IG]

𝑇0,𝑝0⏟                  
Exzessgröße

 Gl. 6-7 

Die Entropieänderung idealer Gase ist definiert durch:  

[𝑠(𝑇, 𝑝)− 𝑠
0
(𝑇0, 𝑝0)]

IG
= ∫

𝑐
 p
𝐼𝐺(𝑇)

𝑇
d𝑇 − 𝑅 ∙ ln(

𝑝

𝑝0
)

𝑇

𝑇0

 Gl. 6-8 

und für die Abweichung vom idealen Gas gilt:  

[𝑠 − 𝑠IG]
𝑇,𝑝
= 𝑅(𝑧 − 𝐵PR)+

d𝐴PR
d𝑇
2√2𝑏

𝑙𝑛 [
𝑧 + (1 + √2)𝐵PR

𝑧 + (1 − √2)𝐵PR
]. Gl. 6-9 
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Die Parameter APR, BPR und z aus Gl. 6-6 und Gl. 6-9 sind bestimmbar durch:  

𝐴PR = 𝑎 ∙  (𝑇);     𝐵PR =
𝑝 ∙ 𝑏

𝑅 ∙ 𝑇
;     𝑧 =

𝑝 ∙ 𝑣

𝑅 ∙ 𝑇
 Gl. 6-10 

wobei a, b und α die Koeffizienten der PR-Gleichung sind. Das molare Volumen 𝑣 zur Berech-

nung des Realgasfaktors z lässt sich iterativ über die PR-Gleichung bestimmen. Die Ableitung 

von APR nach der Temperatur ist entsprechend Gl. 6-10 und Gl. 6-3:  

d𝐴PR
d𝑇

= −𝑎(0,37464 + 1,5422 · 𝜔− 0,2699 · 𝜔2)√
 (𝑇)

𝑇 ∙ 𝑇c
. Gl. 6-11 

6.1.2 Ermittlung der Prozesstemperaturen für das Modell 

Carnot-Prozesse mit irreversiblen Wärmeüber-

tragungen 

Nachfolgend soll erläutert werden, wie die einzelnen Prozesstemperaturen eines SWS-Systems, 

bestehend aus einem isothermen Speicher und zwei Carnot-Prozessen mit irreversiblen Wärme-

übertragungen (Abbildung 6-1), bestimmt werden können. Die Berechnung erfolgt hierbei ana-

log zu Thess [24] und Curzon und Ahlborn [32] für eine maximale Leistungsabgabe des ORC, 

identische Belade- und Entladezeiten des Speichers sowie gleiche thermische Widerstände R 

aller Wärmeübertrager. 

 

Abbildung 6-1:  Schema SWS mit Carnot-Prozessen mit irreversiblen Wärmeübertragungen 

 

WP ORC
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Nach [32] gilt für eine Wärmekraftmaschine bei Pmax:  

𝜂Pmax = 1−√
𝑇L
𝑇H
, Gl. 6-12 

nach Carnot gilt außerdem:  

𝜂 = 1 −
𝑇L,o
𝑇H,o

. Gl. 6-13 

Hieraus folgt:  

𝑇H,o = √
𝑇L
𝑇H
· 𝑇L,o. Gl. 6-14 

Für einen reversiblen Prozess (innerer Prozess) resultiert aus der Entropiebilanz:  

𝑄̇H,o
𝑇H,o

=
|𝑄̇L,o|

𝑇L,o
, Gl. 6-15 

mit dem Newton’schen Abkühlungsgesetz folgt dann:  

𝑇H − 𝑇H,o
𝑅 · 𝑇H,o

=
𝑇L,o − 𝑇L
𝑅 · 𝑇L,o

. Gl. 6-16 

Einsetzen von Gl. 6-16 in Gl. 6-14 führt schließlich nach einigen Umformungen zu:  

𝑇H,o =
1

2
(√𝑇H · 𝑇L + 𝑇H). Gl. 6-17 

Einsetzen von Gl. 6-17 in Gl. 6-16 liefert dann:  

𝑇L,o =
1

2
(√𝑇H · 𝑇L + 𝑇L). Gl. 6-18 

Bei Annahme gleicher Belade- und Entladezeit des idealen Speichers folgt für die Wärmeströme:  

𝑄̇H,o =
𝑇H − 𝑇H,o

𝑅
=
𝑇H,p − 𝑇H

𝑅
= |𝑄̇H,p|. 

Gl. 6-19 

Für die Kondensationstemperatur der Wärmepumpe gilt dann:  

𝑇H,p = 2𝑇H − 𝑇H,o. Gl. 6-20 

Die Verknüpfung zur Verdampfungstemperatur kann dann wieder über die Entropiebilanz erfol-

gen:  

|𝑄̇H,p|

𝑇H,p
=
𝑇H,p − 𝑇H
𝑅 · 𝑇H,p

=
𝑇L − 𝑇L,p
𝑅 · 𝑇L,p

=
𝑄̇L,p
𝑇L,p

. Gl. 6-21 

 



Abschnitt 6.1 

Anhang zu Kapitel 3 

 

153 

Schließlich gilt:  

𝑇L,p =
𝑇L · 𝑇H,p
𝑇H,p − 𝑇L

. Gl. 6-22 

Die Abbildung 6-2 zeigt die Verläufe der Prozesstemperaturen als Funktion der Speichertempe-

ratur Tsp = TH. 

 

Abbildung 6-2:  Prozesstemperaturen als Funktion der Speichertempertemperatur, SWS mit Carnot-

Prozessen mit irreversiblen Wärmeübertragungen 
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6.1.3 Ergebnisse der Fluidauswahl 

Tabelle 6-1: Resultierende Fluide aus der Fluidauswahl unter thermodynamischen Kriterien mit pmin = 100 kPa. 

Rang Name 
|𝑃net,o| 

(kW) 

Ψ 

(-) 

ε 

(-) 

η 

(-) 

VP 

(kJ·m-3) 

VHC 

(kJ·m-3) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄𝒑,𝟑𝟎𝟎
𝐈𝐆  

(J·mol-1·K-1) 

 Optimum 2,29 0,30 3,93 0,076 409,6 1178,0 528,55 12,00 0,10 53,86 

1 Phosgen1 2,38 0,273 3,70 0,074 542,7 1584,5 455,1 5,67 0,20 57,61 

2 Dichlorfluormethan (R21)3 2,40 0,266 3,63 0,073 524,0 1508,7 451,6 5,18 0,20 60,81 

3 Clorethan (R160)3 2,40 0,265 3,61 0,073 467,6 1324,4 460,4 5,27 0,19 63,19 

4 Ethylamin (R631)* 2,44 0,256 3,52 0,073 499,0 1218,2 456,1 5,62 0,28 73,55 

5 Cyclobutan 2,46 0,250 3,45 0,073 450,1 1223,0 460,0 4,98 0,18 72,41 

6 Vinylchlorid (R1140)2 2,45 0,249 3,49 0,071 809,5 2769,6 432,1 5,67 0,10 55,10 

7 Dimethylamin* 2,48 0,245 3,43 0,072 651,8 1642,4 437,3 5,34 0,30 71,61 

8 1,2-Butadien2 2,51 0,236 3,31 0,071 454,6 1241,0 452,0 4,36 0,17 80,54 

9 1-Butin 2,52 0,233 3,29 0,071 554,9 1402,6 440,0 4,60 0,25 81,77 

10 cis-2-Buten 2,54 0,225 3,21 0,070 560,1 1484,9 435,8 4,23 0,20 81,41 

11 1-Chloro-3,3,3-Trifluorprop-1-en (R1233zdE) 2,60 0,215 3,09 0,070 429,6 928,1 438,8 3,57 0,30 104,79 

12 1,3-Butadien2 2,57 0,214 3,10 0,069 674,9 1811,8 425,1 4,28 0,19 81,49 

12 trans-2-Buten 2,58 0,213 3,08 0,069 598,6 1527,5 428,6 4,03 0,21 88,16 

14 Trimethylamin* 2,60 0,211 3,05 0,069 567,7 1406,3 433,3 4,10 0,21 93,02 

15 Dimethylether 2,56 0,204 3,05 0,067 1211,5 3512,0 400,1 5,24 0,19 67,30 

16 1-Chloro-1,1-Difluorethan (R142b)3 2,59 0,202 3,00 0,067 864,2 2191,6 409,6 4,33 0,25 82,82 
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  Fortsetzung Tabelle 6-1 

Rang Name 
|𝑃net,o| 

(kW) 

Ψ 

(-) 

ε 

(-) 

η 

(-) 

VP 

(kJ·m-3) 

VHC 

(kJ·m-3) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄𝒑,𝟑𝟎𝟎
𝐈𝐆  

(J·mol-1·K-1) 

17 1-Buten 2,61 0,202 2,97 0,068 693,9 1796,0 419,9 4,04 0,19 87,69 

18 Isobuten 2,61 0,200 2,95 0,068 694,6 1779,4 419,9 4,04 0,19 89,32 

19 Trifluoriodmethan3 2,57 0,200 3,02 0,066 964,8 2828,9 396,4 3,95 0,18 67,09 

20 1,1,1,3,3-Pentafluorpropan (R245fa)4 2,65 0,199 2,93 0,068 522,2 1010,7 427,2 3,65 0,38 115,67 

21 n-Butan 2,64 0,197 2,90 0,068 602,6 1447,4 425,1 3,80 0,20 99,38 

22 Dichlordifluormethan (R12)3 2,61 0,173 2,73 0,063 1208,9 3246,9 385,0 4,12 0,18 72,58 

23 1-Chlor-1,2,2,2,Tetrafluorethan (R124)3 2,68 0,165 2,58 0,064 925,4 1955,9 395,6 3,63 0,29 102,61 

24 Chlortrifluorethen (R1113)3 2,65 0,152 2,47 0,061 1336,6 3043,1 379,1 4,05 0,24 84,41 

25 Trans-1,3,3,3-Tetrafluorpropen (R1234ze(E)) 2,69 0,146 2,36 0,062 1159,1 2287,9 382,5 3,63 0,31 99,89 

26 1,1,1,2-Tetrafluorethan (R134a)4 2,66 0,145 2,40 0,061 1489,8 3071,8 374,3 4,06 0,33 85,65 

27 1,1,1-Trifluorethan (R143a)4 2,67 0,142 2,34 0,061 1247,2 2551,8 377,9 3,64 0,29 91,62 

28 Propan (R290) 2,62 0,129 2,20 0,059 1574,9 3554,6 369,9 4,25 0,15 75,64 

29 2,3,3,3-Tetrafluorprop-1-en (R1234yf) 2,68 0,101 1,77 0,057 1387,5 2164,9 367,9 3,38 0,28 101,91 

*starker Geruch 

Ausschluss auf Grund von: 1starker Giftigkeit, 2mangelnder chem. Stabilität, 3ODP, 4hoher GWP-Wert 
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Tabelle 6-2: Zusätzlich zu Tabelle 6-1 resultierende Fluide für pmin = 10 kPa 

Rang Name 
|𝑃net,o| 

(kW) 

Ψ 

(-) 

ε 

(-) 

η 

(-) 

VP 

(kJ·m-3) 

VHC 

(kJ·m-3) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄𝒑,𝟑𝟎𝟎
𝐈𝐆  

(J·mol-1·K-1) 

1 Trichlormethan1,3 2,29 0,299 3,91 0,076 129,2 278,1 536,5 5,55 0,23 64,76 

2 Brommethan1,3,4 2,33 0,288 3,81 0,076 248,1 571,2 503,8 6,23 0,25 64,69 

3 Tetrachlormethan (R10)3 2,36 0,282 3,75 0,075 81,8 167,3 556,4 4,56 0,19 83,19 

4 1,1-Dichlorethan (R150a)3 2,36 0,280 3,73 0,075 149,2 320,7 523,0 5,07 0,23 76,91 

5 Aceton 2,36 0,280 3,73 0,075 158,2 317,2 508,3 4,70 0,31 76,46 

6 Ameisensäuremethylester 2,36 0,279 3,73 0,075 318,0 762,2 487,3 6,00 0,26 66,78 

7 Benzol1 2,37 0,279 3,71 0,075 76,5 146,3 562,0 4,90 0,21 83,07 

8 1,1-Dichlorethen3 2,37 0,278 3,72 0,075 294,9 700,1 482,1 5,19 0,27 68,13 

9 Furan1 2,37 0,275 3,68 0,075 297,6 759,9 490,1 5,50 0,20 66,18 

10 Ethanthiol* 2,38 0,273 3,66 0,075 261,3 655,7 499,1 5,49 0,19 73,21 

11 Dimethylsulfid* 2,38 0,272 3,65 0,075 244,4 596,3 503,1 5,53 0,19 75,73 

12 1,1,1-Trichlorethan3 2,40 0,271 3,63 0,075 89,3 175,3 545,0 4,30 0,22 92,15 

12 Essigsäuremethylester 2,40 0,271 3,64 0,074 158,7 298,9 506,6 4,75 0,33 84,93 

14 Ameisensäureethylester 2,42 0,265 3,57 0,074 168,7 338,8 508,4 4,74 0,28 89,62 

15 1-Chlorpropan3 2,43 0,262 3,54 0,074 193,8 429,3 503,1 4,58 0,23 87,12 

16 Cyclopenten 2,43 0,262 3,53 0,074 199,6 459,9 507,0 4,80 0,20 83,71 
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  Fortsetzung Tabelle 6-2 

Rang Name 
|𝑃net,o| 

(kW) 

Ψ 

(-) 

ε 

(-) 

η 

(-) 

VP 

(kJ·m-3) 

VHC 

(kJ·m-3) 

𝑻𝐜 

(K) 

𝒑𝐜 

(MPa) 

𝝎 

(-) 

𝒄𝒑,𝟑𝟎𝟎
𝐈𝐆  

(J·mol-1·K-1) 

17 Cyclopentan 2,43 0,261 3,52 0,074 172,9 389,9 511,8 4,50 0,20 84,88 

18 2-Butin2 2,44 0,258 3,52 0,073 336,5 818,9 473,3 4,87 0,24 78,68 

19 Trichlorfluormethan (R11)3 2,45 0,255 3,49 0,073 333,2 860,0 471,1 4,47 0,20 79,08 

20 1-Chlorbutan3 2,48 0,255 3,46 0,074 79,7 145,5 542,0 3,68 0,23 109,88 

21 Cyclohexan 2,48 0,255 3,45 0,074 74,8 134,5 553,5 4,07 0,21 108,51 

22 n-Propylamin* 2,47 0,254 3,46 0,073 207,3 417,0 496,9 4,74 0,28 96,80 

23 1,1-Dichlor-1-Fluorethan (R141b)3 2,48 0,249 3,42 0,073 278,1 661,5 477,5 4,21 0,22 88,59 

24 Methylcyclopentan 2,50 0,249 3,39 0,073 95,9 175,7 532,8 3,79 0,23 110,62 

25 2,3-Pentadien2 2,52 0,242 3,33 0,073 182,4 386,6 497,0 3,80 0,22 106,43 

26 Distichstofftetroxid1,2 2,61 0,240 3,50 0,069 919,5 1349,8 431,1 10,13 0,85 80,24 

27 1,2-Pentadien2 2,53 0,239 3,31 0,072 189,9 440,6 500,0 3,80 0,15 103,08 

28 Diethylamin* 2,54 0,238 3,29 0,072 159,1 287,8 496,6 3,71 0,30 117,10 

29 trans-1,3-Pentadien 2,54 0,237 3,28 0,072 196,5 483,0 500,1 3,74 0,12 101,07 

30 Methyl-n-Propylether 2,56 0,230 3,22 0,072 242,8 486,5 476,3 3,80 0,28 112,49 

31 2,2-Dichlor-1,1,1-Trifluorethan (R123)3 2,56 0,228 3,21 0,071 326,1 707,5 456,8 3,66 0,28 102,94 

*starker Geruch 

Ausschluss auf Grund von: 1starker Giftigkeit, 2mangelnder chem. Stabilität, 3ODP, 4hoher GWP-Wert 
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6.2  Anhang zu Kapitel 4 

6.2.1 Grundgleichungen des Kondensatormodells 

 

Abbildung 6-3:  Schematische Darstellung des Kondensators inkl. der Diskretisierung 

Analog zum Verdampfer lauten die Differenzialgleichungen für die Zustandsänderungen im 

Kondensator:  

dℎk
f

d𝑥pos
=

1

𝑚̇f · 𝑅k,ges · 𝐿k
· (𝑇k

sf − 𝑇k
f ) Gl. 6-23 

dℎk
sf

d𝑥pos
=

1

𝑚̇k
sf · 𝑅k,ges · 𝐿k

· (𝑇k
f − 𝑇k

sf) Gl. 6-24 

d𝑝k
f = f(𝑥pos) · d𝑥pos. Gl. 6-25 

Mit den Randbedingungen:  

𝐻̇k
f
(𝑥pos = 0) = 𝑚̇f · ℎke

f
 

ℎ̇k
sf
(𝑥pos = 0) = ℎka

sf
 

ℎ̇k
sf
(𝑥pos = 𝐿k) = ℎke

sf
 

𝑝k
f (𝑥pos = 0) = 𝑝ke

f . 

Gl. 6-26 

Die Lösung erfolgt mittels Einfachschießverfahren bzw. numerischer Lösung der folgenden 

Funktion:  

F(𝑚̇sf) ≔ 𝐻̇ke
f − 𝐻̇k

f(𝑥pos = 𝐿k, 𝑚̇sf) − 𝑚̇k
sf · [ℎva

sf − ℎve
sf ]  

F(𝑚̇sf) = 0 

Gl. 6-27 

 

d
k

,i

d
k

,a

D
k

,i

Δxpos Δxpos Δxpos Δxpos Δxpos Δxpos

n=1n=N
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Der Wärmedurchgangswiderstand ist definiert durch:  

𝑅k,ges =
1

 k,𝑑i
f · π · 𝑑k,i · 𝐿k

+
ln (
𝑑k,a
𝑑k,i

)

2 · π · 𝜆rohr · 𝐿k
+

1

 k,𝐷i
sf · π · 𝑑ka · 𝐿k

. Gl. 6-28 

Die verwendeten Korrelationen zur Bestimmung der Wärmeübergangskoeffizienten αi sowie 

die angewendeten Berechnungsvorschriften der Druckverlustfunktion f(xpos) sind Tabelle 4-5 

zu entnehmen. 

Die Diskretisierung erfolgt über 7000 Volumenelemente, was bei einer Gesamtlänge von 

Lk = 22 m einer Länge von Δxpos = 0,31 cm für jedes Volumenelement entspricht. Aus der Dis-

kretisierung des Differenzialgleichungssystems folgt für das Volumenelement n+1:  

ℎk,n+1
f = −

𝑄̇k,n
𝑚̇f

+ ℎk,n
f

 Gl. 6-29 

ℎk,n+1
sf =

𝑄̇k,n

𝑚̇k
sf
+ ℎk,n

sf
 Gl. 6-30 

𝑄̇k,n =
1

𝑅k,ges,n
· (𝑇k,n

f − 𝑇k,n
sf
) ·
∆𝑥pos
𝐿k

 Gl. 6-31 

𝑝k,n+1
f = 𝑝k,n

f −  f(𝑥pos,n) · ∆𝑥pos. Gl. 6-32 

6.2.2 Kreisprozessberechnung der Modellierungsstufe III 

Ausgehend von einer Kombination aus Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen 𝑇v
f, 𝑇k

f 

unterliegt die Kreisprozessmodellierung der Stufe III (Abschnitt 4.6.3) für die Startwerte 𝑇1,n
f  

und 𝑝1,n
f  dem folgenden Berechnungsschema:  

ℎ1
f = ℎf(𝑇1,n

f , 𝑝1,n
f  ) 

𝑝2
f = 𝑝k

f = 𝑝sat (𝑇k
f ) 

𝜂ver
is , 𝜂ver

λ = F1 (𝑇1,n
f , 𝑝1,n

f , 𝑝2
f )  Verdichtermodell 

ℎ2
f,is = ℎf(𝑝2

f , 𝑠f(𝑇1,n
f , 𝑝1,n

f  )) 

ℎ2
f =

ℎ2
f,is − ℎ1

f

𝜂ver
is + ℎ1

f
 

Gl. 6-33 
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𝑚̇f = 𝜋 · 𝐷K · 𝐻 · 𝑓 · 𝜌1,n · 𝜂ver
λ  

ℎ3
f , 𝑝3

f , 𝑚̇k
sf = F2 (ℎ2

f , 𝑝2
f , 𝑚̇f, 𝑇ke

sf , 𝑇ka
sf
)   Kondensatormodell 

ℎ4
f = ℎ3

f
 

ℎ1,n+1
f , 𝑝1,n+1

f , 𝑚̇v
sf = F3 (ℎ4

f , 𝑝v
f , 𝑚̇f, 𝑇ve

sf , 𝑚̇v
sf)   Verdampfermodell 

𝑇1,n+1
f = 𝑇f(ℎ1,n+1

f , 𝑝1,n+1
f  ) 

Anschließend findet ein Vergleich der Startwerte (Index: n) mit den resultierenden Werten  

(Index: n+1) nach Gl. 4-67 statt. Nachdem die Gesamtiteration abgeschlossen und die Kombina-

tion aus Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen mit der größten Leistungszahl gefun-

den ist, wird das Berechnungsschema Gl. 6-33 nochmals durchlaufen. Mit Hilfe der berechneten 

Zustände werden schließlich mittels der Gleichungen Gl. 4-62 bis Gl. 4-64 die Wärmeströme und 

die Verdichterleistung bestimmt. 
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6.2.3 Zusätzliche Tabellen  

 

 

 

Tabelle 6-3: Versuchsmatrix zum Verdichtermodell 

Fluid, Fluidgemisch (mol-%) 
pe 

(kPa) 

pa / pe 

(-) 
Anzahl 

Propen* 500 3,22–4,09 5 

Propen 550 3,15–4,04 6 

Propen* 600 3,11–3,94 5 

Propen 650 3,21–3,85 5 

Isobutan* 150 3,31–4,44 4 

Propan* 400 3,43–4,46 3 

Propan 450 3,43–4,45 3 

R134a* 300 4,42–6,94 4 

DME* 250 3,69–6,20 4 

R152a 240 4,04–5,04 3 

Isobutan (17,3 %) / Propen (82,7 %) 450 3,25–5,19 3 

Isobutan (43,0 %) / Propen (57,0 %) 350 3,28–4,81 3 

Isobutan (16,7 %) / Propen (83,3 %) 220 3,37–5,52 3 

Isobutan (79,8 %) / Propan (20,2 %) 200 3,40–5,92 3 

Isobutan (45,3 %) / Propan (54,7 %) 300 3,34–5,52 3 

Isobutan (18 %) / Propan (82 %) 400 3,24–5,35 3 

Isobutan (16 %) / Pentan (84 %) 123–157 4,25–5,35 3 

*Anpassung Aeff,i    
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Tabelle 6-4: Detaillierte Ergebnisse Stufen I bis III und Experiment für DME und Isobutan 

  
 DME 

 
Isobutan 

 

 

 

S
im

-I
 

S
im

-I
I 

S
im

-I
II

 

E
x
p

. 

 

S
im

-I
 

S
im

-I
I 

S
im

-I
II

 

E
x
p

. 

𝑻𝐯
𝐟
 (K)  283,04 282,02 283,15 282,41  283,04 284,38 285.15 285,21 

𝑻𝟏
𝐟
 (K)  287,99 286,64 286,33 287,37  287,99 288,26 288.95 287,25 

∆𝑻𝐔𝐇
𝐟

 (K)  4,95 4,62 4,49 7,33  4,95 3,88 6.06 4,90 

𝑻𝐤
𝐟  (K)  307,66 307,67 308,65 307,28  307,66 307,87 309.65 307,73 

∆𝑻𝐔𝐊
𝐟  (K)  2,11 2,11 7,09 1,16  2,11 2,11 9.46 2,78 

∆𝒑𝐯
𝐟  (kPa)  - - 15,54 24,07  - - 16.64 20,78 

∆𝒑𝐤
𝐟  (kPa)  - - 4,49 15,25  - - 2.79 12,70 

𝒑𝟐
𝐟 /𝒑𝟏

𝐟  (-)  2,43 2,14 2,21 2,29  2,45 2,01 2.21 2,19 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝐢𝐬  (-)  0,47 0,53 0,53 0,54  0,47 0,45 0.47 0,46 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝛌  (-)  - 0,80 0,80 0,76  - 0,82 0.81 0,77 

𝒎̇𝐟 (g·s-1)  - 9,39 9,29 8,33  - 7,62 0.01 6,61 

∆𝑻𝐯𝟏
𝐩

 (K)  - 1,43 1,12 1,69  - 1,43 0.72 1,43 

∆𝑻𝐯𝟐
𝐩

 (K)  - 3,51 3,82 3,15  - 1,89 1.20 3,20 

∆𝑻𝐤𝟏
𝐩

 (K)  - 7,41 3,19 7,23  - 7,61 1.83 6,80 

∆𝑻𝐤𝟐
𝐩

 (K)  - 0,71 1,18 0,26  - 0,71 1.85 0,35 
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Tabelle 6-5: Detaillierte Ergebnisse Stufen I bis III und Experiment für Propan und Propen 

  
 Propan 

 
Propen 

 

 

 

S
im

-I
 

S
im

-I
I 

S
im

-I
II

 

E
x
p

. 

 

S
im

-I
 

S
im

-I
I 

S
im

-I
II

 

E
x
p

. 

𝑻𝐯
𝐟
 (K)  283,04 279,71 279,65 280,48  283,04 273,82 274,65 275,32 

𝑻𝟏
𝐟
 (K)  287,99 288,62 289,88 281,32  287,99 288,72 289,96 290,30 

∆𝑻𝐔𝐇
𝐟

 (K)  4,95 8,91 13,75 4,16  4,95 14,90 19,29 17,91 

𝑻𝐤
𝐟  (K)  307,66 307,39 309,14 307,54  307,66 306,93 308,65 307,41 

∆𝑻𝐔𝐊
𝐟  (K)  2,11 2,11 9,55 2,08  2,11 2,11 9,41 2,62 

∆𝒑𝐯
𝐟  (kPa)  - - 56,81 52,66  - - 68,58 56,09 

∆𝒑𝐤
𝐟  (kPa)  - - 5,00 15,93  - - 4,20 18,45 

𝒑𝟐
𝐟 /𝒑𝟏

𝐟  (-)  2,18 2,07 2,40 2,27  2,15 2,40 2,74 2,56 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝐢𝐬  (-)  0,47 0,53 0,57 0,52  0,47 0,59 0,62 0,64 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝛌  (-)  - 0,80 0,78 0,78  - 0,78 0,76 0,75 

𝒎̇𝐟 (kg·s-1)  - 14,68 12,68 13,68  - 13,69 12,16 12,35 

∆𝑻𝐯𝟏
𝐩

 (K)  - 1,66 2,42 1,75  - 7,76 7,56 7,08 

∆𝑻𝐯𝟐
𝐩

 (K)  - 1,53 0,27 9,13  - 1,43 0,19 0,17 

∆𝑻𝐤𝟏
𝐩

 (K)  - 7,13 1,28 3,25  - 6,67 0,97 6,64 

∆𝑻𝐤𝟐
𝐩

 (K)  - 0,71 2,65 0,75  - 0,71 2,59 0,18 
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Tabelle 6-6: Detaillierte Ergebnisse Stufen I bis III und Experiment für R134a und R152a 

  
 R134a 

 
R152a 

 

 

 

S
im

-I
 

S
im

-I
I 

S
im

-I
II

 

E
x
p

. 

 

S
im

-I
 

S
im

-I
I 

S
im

-I
II

 

E
x
p

. 

𝑻𝐯
𝐟
 (K)  283,04 281,52 283,15 283,04  283,04 281,71 283.15 283,01 

𝑻𝟏
𝐟
 (K)  287,99 288,72 283.76 283,09  287,99 286,63 286.86 286,58 

∆𝑻𝐔𝐇
𝐟

 (K)  4,95 7,20 3.19 4,95  4,95 4,92 5.87 6,77 

𝑻𝐤
𝐟  (K)  307,66 307,32 309.65 307,66  307,66 307,79 308.65 307,33 

∆𝑻𝐔𝐊
𝐟  (K)  2,11 2,11 9.87 2,11  2,11 2,11 5.02 2,39 

∆𝒑𝐯
𝐟  (kPa)  - - 34.63 64,65  - - 25.91 37,71 

∆𝒑𝐤
𝐟  (kPa)  - - 8.28 21,56  - - 6.36 16,92 

𝒑𝟐
𝐟 /𝒑𝟏

𝐟  (-)  2,50 2,21 2.43 2,56  2,49 2,21 2.32 2,38 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝐢𝐬  (-)  0,47 0,45 0.48 0,47  0,47 0,52 0.53 0,50 

𝜼𝐯𝐞𝐫
𝛌  (-)  - 0,80 0.78 0,74  - 0,84 0.82 0,74 

𝒎̇𝐟 (kg·s-1)  - 22,79 22.10 19,00  - 14,06 13.31 11,52 

∆𝑻𝐯𝟏
𝐩

 (K)  - 1,43 1.81 1,43  - 1,43 1.14 1,79 

∆𝑻𝐯𝟐
𝐩

 (K)  - 1,43 6.39 7,06  - 3,52 3.29 3,86 

∆𝑻𝐤𝟏
𝐩

 (K)  - 7,06 1.31 0,71  - 7,53 5.19 6,79 

∆𝑻𝐤𝟐
𝐩

 (K)  - 0,71 2.36 3,49  - 0,98 1.47 0,47 

6.3  Inhalt des elektronischen Materials 

Dieser Arbeit ist elektronisches Material in Form einer komprimierten Datendatei beigefügt. 

Dieses besteht vornehmlich aus den Programmskripten der, im Rahmen dieser Arbeit, erstellten 

und  diskutierten Simulationen. Alle Programme sind in der Programmiersprache Python 

geschrieben. Die benötigten Bibliotheken und weiteren Programmskripte sind in den jeweiligen 

Programmen genannt. Nachfolgend zeigt die Abbildung 6-4 zunächst die Ordnerstruktur. 
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Abbildung 6-4: Ordnerstruktur des elektronischen Materials 

Die in den Ordnern befindlichen Dateien sind in der Tabelle 6-7 aufgelistet und kurz beschrie-

ben, hier wird auch stets ein Verweis auf den entsprechenden Abschnitt der Arbeit gegeben. 

 

Tabelle 6-7: Dateien des elektronischen Materials inklusive einer kurzen Beschreibung. 

 
Datei Beschreibung 

M
a
te

ri
a
l 

zu
m

 K
a
p

it
el

 3
 

Stoffdaten PR 

Fluid_PR.py 
Programm zur Berechnung von Stoffdaten. Modell: Peng-

Robinson-Gleichung mit ideal gas cp (Abschnitt 3.4.2). 

Fluiddatenbank.py 
Programm zur Abfrage von Fluidparametern, kritischen Para-

metern, Azentrizität, ideal gas cp (Abschnitt 3.4.2). 

Fluiddatenbank.xls Fluiddatenbank nach Abschnitt 3.4.2. 

fluidDB.txt 
Datensätze der Fluiddatenbank aufbereitet für das Einlesen in 

Fluiddatenbank.py. 

Optimierungen 

Sz1_isenthalp.py 
Fluidoptimierung CR-Prozesse mit Prozesstemperaturen von 

Thess [24], isenthalpe Expansion (WP), Sz1 (Abschnitt3.4.3). 

Sz1_isentrop.py 
Fluidoptimierung CR-Prozesse mit Prozesstemperaturen von 

Thess [24], isentrope Expansion (WP), Sz1 (Abschnitt3.4.3). 

Sz2.py 

Fluidoptimierung CR-Prozesse mit Variation der Prozesstem-

peraturen, Pumpe, Verdichter, Expander ideal, Sz2 (Ab-

schnitt3.4.3). 

Sz3.py 
Fluidoptimierung CR-Prozesse mit Variation der Prozesstem-

peraturen, irreversible Komponenten, Sz3 (Abschnitt3.4.3). 

Sz4.py 

Fluidoptimierung CR-Prozesse mit Variation der Prozesstem-

peraturen, irreversible Komponenten, getrennte Fluide für 

ORC und WP, Sz4 (Abschnitt3.4.3). 

 

 

Stoffdaten PR Stoffdaten RPOptimierungen Einzelmodelle Kreisprozessmodelle

Material zum Kapitel 3 Material zum Kapitel 4

Elektr_Matr_Diss_Roskosch.zip
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      Fortsetzung Tabelle 6-7    

 
Datei Beschreibung 

M
a
te

ri
a
l 

zu
m

 K
a
p

it
el

 4
 

Stoffdaten RP 

Fluid_RP.py 
Programm zur Abfrage von Stoffdaten aus der REFPROP-Da-

tenbank [63]. 

Fluid_RP_Verdichter.py Spezielle Version von Fluid_RP.py für das Verdichtermodell. 

refprop.py Schnittstelle zwischen Python und REFPROP [63]. 

Einzelmodelle 

Kondensator.py Differenzielles Kondensatormodel nach Abschnitt 4.5.2. 

Verdampfer.py Differenzielles Verdampfermodel nach Abschnitt 4.5.2. 

Verdichtermodell.py Verdichtermodell nach Abschnitt 4.4. 

Kreisprozessmodelle 

Modellstufe_I.py Kreisprozessmodellierung Stufe I (Abschnitt 4.6.1). 

Modellstufe_II.py Kreisprozessmodellierung Stufe II (Abschnitt 4.6.2). 

Modellstufe_III.py Kreisprozessmodellierung Stufe III (Abschnitt 4.6.3). 
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