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Zusammenfassung

Ausgangslage und Ziele

Die Bedeutung der Kuhlung von Biro- und Verwaltungsgebauden wird in Zukunft zunehmen.
Kihlenergiebedarfe deutlich tGber 50 kWh/m2a sind heute keine Seltenheit mehr. Da fir die
Gebaudekihlung grosse Mengen hochwertige elektrische Energie (Exergie) bendtigt werden, ist
die Entwicklung von effizienten Systemen von grossem Interesse. Effizienzsteigerungen durfen
jedoch keine Verschlechterung der Behaglichkeit zur Folge haben. Es ist eine ganzheitlich opti-
male Losung bestehend aus Architektur, Bauphysik und Gebaudetechnik anzustreben.

Die Leistungszahl (Coefficient of System Performance, COSP) bzw. Jahresarbeitszahl (JAZ) von
Klimakalteanlagen ist stark abhdngig vom Temperaturhub. In vielen Anwendungen in der
Gebaudekihlung gentgt ein Hub von 10-20 K. Das Potenzial fur hocheffiziente Systeme wird
jedoch nur ungenigend genutzt, da Standard-Anlagen flr Temperaturhiibe von 30-60 K
gebaut sind. Die vorliegende Studie richtet sich in erster Linie an die Planer, welche mit dem
Konzept der Kélteerzeugung, Energieverteilung und Raumkihlung den entscheidenden Einfluss
auf den bendtigten Hub haben. Das Ziel des Projektes ist die Beschreibung des Zusammen-
wirkens der Komponenten im Gesamtsystem und das Bereitstellen von Planungsrichtlinien.

Energie- und Exergieanalysen

Fur die Analyse von Klimakalteanlagen ist die energetische Bilanzierung notwendig, aber nicht
hinreichend. Mit Exergieanalysen kénnen Verlustherde quantifiziert und Optimierungsmass-
nahmen entwickelt werden. In Standard-Klimakalteanlagen findet eine radikale Vernichtung von
Exergie statt, der exergetische Wirkungsgrad ist oft wesentlich kleiner als 10%. Dabei sind die
ausseren Exergieverluste aufgrund eines unndtig hohen Temperaturhubes grésser als die inneren
Exergieverluste der Kaltemaschine. Die Verkleinerung des Hubes bringt oftmals eine grossere
Effizienzsteigerung als die Verbesserung des Gitegrades der Kaltemaschine.

Messungen an zwei Klimakalteanlagen

Zur Quantifizierung des Effizienzsteigerungspotenzials wurden umfangreiche Messkampagnen
an zwei Klimakalteanlagen (Systeme A & B) durchgefiihrt, welche grundsatzlich das Potenzial fir
einen kleinen Temperaturhub aufweisen, diesen jedoch ungentigend ausnitzen.

Die Messungen haben bestatigt, dass durch Verkleinerung des Hubes die Effizienz der Kalte-
maschine markant erhdht werden kann. In System A mit Schraubenkompressoren sinkt der
GUtegrad mit sinkendem Hub stark ab (auf 32% bei 16 K), wéhrend in System B mit Turbo-
kompressoren der Gutegrad Uber den gesamten Bereich konstant hoch bleibt (ca. 55%). In



System B betragt der COP der Kaltemaschine bei einem Hub unter 15 K beinahe 11. In beiden
Anlagen sind die dusseren Exergieverluste verhaltnismassig gross. In System B mit dem hoch-
effizienten Turbo-Kaltwassersatz wird mehr als 50% der aufgewendeten Kompressorleistung
zur Deckung der dusseren Exergieverluste bendtigt. Der COSP von System A betragt unabhangig
vom Hub rund 3.5. In System B ist der COSP bei einem Hub Gber 20 K rund 3.5, bei 15 K rund
4.5, was einer Zunahme von 30% entspricht. Bei hohem Kéltebedarf, d.h. bei grossem Hub, fallt
die Leistung der Hilfsaggregate weniger ins Gewicht als bei tiefem Kaltebedarf.

Die JAZ wurden einerseits auf die erzeugte Kélteenergie, andererseits auf die aus dem Gebaude
abgeflhrte Energiemenge bezogen. Diese liegen je nach betrachteter Bilanzgrenze in System A
zwischen 1.9 und 3.0 bzw. in System B zwischen 1.75 und 3.4. Die Rickkihlung, Hydraulik,
Raumkuhlsysteme, Regelung und Betriebsweise beeinflussen die Effizienz des Gesamtsystems in
der gleichen Gréssenordnung wie die Kalteerzeugung.

Klimakalteanlagen mit Jahresarbeitszahlen von 20-30

Durch konsequente Verkleinerung des Temperaturhubes kann die Effizienz massiv erhoht
werden. In Anlagen mit mechanischer Kélteerzeugung erreicht man typischerweise System-JAZ
zwischen 1.5 und 3. Bei sorgfaltiger Auslegung und optimaler Betriebsweise ist eine Verdoppe-
lung der Jahresarbeitszahl moglich. Ein echter "Quantensprung", z.B. eine Verzehnfachung der
Jahresarbeitszahl auf Werte von 20 bis 30, gelingt jedoch nur mit optimierten Free-Cooling-
Prozessen. Klimakélteanlagen mit JAZ = 20-30 des Gesamtsystems sind heute mit vertretbaren
héheren spezifischen Anlagekosten realisierbar, ohne dass Einbussen bezliglich Raumklima,
Nutzungskomfort und Betriebssicherheit in Kauf genommen werden missen.

Planungsrichtlinien

Auf Basis der Messungen und theoretischen Uberlegungen wurden Richtlinien fir die Planung,
Realisierung und den Betrieb von Klimakalteanlagen mit kleinem Temperaturhub erarbeitet. Die
Planungsrichtlinien zeigen verschiedene Lésungsansatze auf und sollen mithelfen, grobe Fehler
zu vermeiden. Ein Grossteil der Richtlinien zielt auf die konsequente Ausnitzung eines kleinen
Temperaturhubes. In der Umsetzung solcher Konzepte sind Bauherren, Architekten, Gebdude-
technikplaner, Unternehmer und Komponentenhersteller gleichermassen gefordert.

Klimakalteanlagen mit grossen Temperaturhiben sind inharent ineffizient. Ein kleiner Hub ist ein
entscheidender Faktor flr die Effizienz des Gesamtsystems. Die Umsetzung der Planungs-
richtlinien fuhrt zu effizienten "konventionellen" Klimakalteanlagen mit mechanischer

Kalteerzeugung. Der Quantensprung zu JAZ,. = 20-30 ist moglich, wenn die Kalteenergie

Sys
praktisch wahrend der gesamten Betriebszeit mittels Free Cooling bereitgestellt wird. Dazu ist
ein Raumkuhlsystem mit Kaltwassertemperaturen nahe bei der Raumtemperatur eine unabding-

bare Voraussetzung (Kaltwassertemperatur im Bereich 18 bis 20°C).



Abstract

The seasonal performance factor (SPF) of chilled water systems (CWS) is closely related to the
temperature lift, i.e. the difference between the temperature of the heat source and the heat
sink. In many applications in building services engineering, a temperature lift of 10-20 K is in
principle sufficient. However, the potential for highly efficient refrigerating systems is not fully
exploited as standard chillers are designed for lifts of 30-60 K. The exergy analysis of typical
CWS shows that the external exergy losses are greater than the exergy losses of the chiller. The
second-law (or exergetic) efficiency is usually far below 10%. It is therefore important to avoid
unnecessarily high temperature lifts. Measurements on refrigeration systems in two office
buildings have shown that even in state-of-the-art CWS considerable energy savings (up to
50%) can be achieved by persistent use of small temperature lifts. However, SPF-values around
5-6 can hardly be exceeded in systems with electric driven chillers. SPFs higher than 10 or even
above 20 can only be reached with optimized free cooling processes. Basic decisions, which
ultimately lead to CWS with unnecessarily high temperature lifts, are taken in the early project
stages. Therefore, this study presents guidelines for the design and operation of CWS with small
temperature lifts. The implementation of these simple measures will lead to a considerable
reduction of energy consumption and operating costs.
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1 Einleitung

1.1 Ausgangslage

An moderne Blro- und Verwaltungsgebaude (nachfolgend "Birogebdude" genannt) werden
hohe Anforderungen gestellt. Investoren und Mieter haben hohe Anspriiche in Bezug auf die
Nutzungsqualitdt und erwarten gleichzeitig niedrige Betriebskosten fur die Gebadudetechnik,
dazu gehdren insbesondere die Heizung, Kihlung und Liftung. Der Energieeinsatz in Blro-
gebauden ist heute zu einem wichtigen Forschungsfeld geworden (siehe z.B. Ref. [1]-[11]).

Der Wéarme- und Kuhlbedarf von Blrogebduden hat sich in den vergangenen Jahrzehnten
massiv verandert (Abbildung 1). Die Hauptgriinde fur diese Entwicklung liegen einerseits in der
stetig verbesserten Bauweise der Gebaudehulle und andererseits in der zunehmenden Techni-
sierung der Arbeitsplatze. Der ausgepragte Trend zu Gebduden mit transparenten Fassaden
sowie die wachsenden Ansprlche an die Behaglichkeit sind wichtige Faktoren flr den anstei-
genden Kihlbedarf. Der Kihlenergiebedarf nimmt auch aufgrund der verbesserten Warmedam-
mung zu ([12]-[14], z.B. nach einer Fassadensanierung, d.h. Reduktion des U-Wertes bei gleich
bleibendem Glasanteil). Schliesslich zeigen Modellberechnungen, dass der Kihlenergiebedarf
auch infolge der Klimaerwarmung in den kommenden Jahrzehnten massiv ansteigen wird [14].

[kWh/m2a] Bessere Warme-
A dammung
300 + der Fassade
Dichtere
Fensterfugen
200 + 1
Spezifischer be§sere
Heizenergiebedarf GI;ser
100 +
Spezifischer
Kuhlenergiebedarf
0 >

1970 1980 1990 2000 2005

Abbildung 1: Entwicklung des fldchenspezifischen Warmeenergie- und Kihlenergiebedarfs
von Blirogebduden in den vergangenen Jahrzehnten (Darstellung adaptiert von
Gasser und Kegel [12] [13]).

Aus diesen Grinden wird die Bedeutung der Gebaudekthlung in den kommenden Jahren zu-
nehmen. Da flr die Gebdudekihlung grosse Mengen hochwertige elektrische Energie bendtigt
werden, ist die Entwicklung von energieeffizienten Systemen im Hinblick auf eine nachhaltige



Entwicklung von grossem Interesse. Effizienzsteigerungen durfen jedoch keine Verschlechterung
der Behaglichkeit zur Folge haben. Dieses Ziel kann nur erreicht werden, wenn eine ganzheitlich
optimale Losung bestehend aus Architektur, Bauphysik und Gebdudetechnik angestrebt wird.

Vom rein thermodynamischen Standpunkt aus gesehen kann man die Gebaudekihlung wie
folgt betrachten (detaillierte Informationen dazu folgen in Kapitel 2): Die in den Rdumen anfal-
lenden Warmelasten mussen mit Hilfe eines technischen Prozesses, aber nicht zwingend mit
einer Kaltemaschine, an eine Warmesenke abgeflihrt werden. In vielen Anwendungen in der
Gebaudetechnik bildet die Umgebungsluft diese Warmesenke. Die Effizienz des Prozesses ist
sehr stark abhangig von der Temperaturdifferenz zwischen der Warmequelle und Warmesenke.
Obwohl bei der Gebaudeklhlung diese Temperaturdifferenz relativ klein ist, wird das Potenzial
fur hocheffiziente Kuhlprozesse nicht genutzt. Betrachtet man beispielsweise einen sommer-
lichen Kuhlfall mit einer Aussentemperatur von 28°C und einer gewiinschten Raumtemperatur
von 24°C, so betragt die Leistungszahl eines exergetisch perfekten Kihlprozesses rund 75.
Dieser extrem hohe Wert kann mit realen technischen Prozessen selbstverstandlich nicht erreicht
werden, doch es ist offensichtlich, dass durch die konsequente Ausnltzung des kleinen Tempe-
raturhubes erhebliche Effizienzsteigerungen maglich sind.

Der Vergleich mit typischen Warmepumpenprozessen zeigt, dass das Potenzial fir Effizienz-
steigerungen durch Ausnltzung eines kleinen Hubes bei der Gebaudekihlung wesentlich
grosser ist als bei der Gebdudeheizung. Aus diesem Grund konzentriert sich die vorliegende
Studie auf den Bereich der Klimakalte. Fir Warmepumpenanlagen werden nur am Rand einige
theoretische Uberlegungen angestellt.

1.2 Temperaturhiibe in Klimakalteanlagen

Was ist unter dem Begriff Temperaturhub bei einer Klimakalteanlage zu verstehen? Fir die ener-
getische und exergetische Bewertung von Klimakalteanlagen muss zwischen dem dusseren und
inneren Temperaturhub unterschieden werden (siehe auch Abbildung 9): Der dussere Tempe-
raturhub ist die Differenz zwischen der Warmequelle (Innenrdume) und der Warmesenke (eine
Umgebung, "dead state", aber nicht zwingend die Umgebungsluft). Dieser Temperaturhub ist
unabhangig von der Anlage gegeben durch den gewinschten Innenraumzustand und die
Umgebungsbedingungen. Der innere Temperaturhub entspricht bei einer Kompressions-
kaltemaschine der Differenz zwischen der Verdampfungs- und Kondensationstemperatur. Der
innere Temperaturhub hangt in starkem Mass vom gewadhlten technischen System ab (Raum-
kahlsystem, Kaltemaschine und Ruckkihlung).
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Abbildung 2: Links: Bereich von typischen inneren Temperaturhiben in Klimakélteanlagen.
Rechts: Leistungszahl einer Carnot-Kéltemaschine COP. und einer realen Kélte-
maschine mit einem Gltegrad von ca. 50% (schraffierter Bereich) in Funktion
des inneren Temperaturhubes fir eine angenommene konstante Verdampfungs-
temperatur von 14°C.

In den vergangenen Jahren hat sich der Trend zu grossflachigen Klimasystemen wie Betonkern-
aktivierung oder Kihldecken sowie zu effizienten Umluftklimageraten (ULK) verstarkt. Fir An-
wendungen dieser Art genigt in vielen Fallen ein innerer Temperaturhub von 10 bis 20 K. Die
Praxis zeigt jedoch, dass das Potenzial zur optimalen Nutzung der geringen Temperaturdifferenz
zwischen Warmequelle und Warmesenke Uber Anlagen mit sehr hohen Leistungszahlen nur
ungentgend genutzt wird.

In Abbildung 2 (links) ist der Bereich von typischen inneren Temperaturhliben (AT,) beispielhaft
dargestellt. Der innere Temperaturhub kann je nach System zwischen 10 und im Extremfall bis
zu 55 K betragen. Fir die Bereitstellung von Pumpenkaltwasser (PKW) z.B. fur Kihldecken oder
Umluftklimagerdte genligt oft ein Temperaturhub zwischen 10 und 20 K. Im rechten Diagramm
ist die Leistungszahl (Coefficient of Performance, COP. =T,/ AT, T, = Verdampfungstempe-
ratur) eines Carnot-Kéalteprozesses und einer realen Kaltemaschine mit einem Gutegrad von
50% in Abhdngigkeit des inneren Temperaturhubes dargestellt. Mit einem Hub von 14 K, der
ausreicht fur viele Anwendungen in der Gebdudeklhlung, erreicht man theoretisch COP-Werte
von Uber 20; mit der realen Kéaltemaschine sollten Werte um 10 mdglich sein. Die praktische
Erfahrung zeigt aber, dass dies nicht erreicht wird, da oftmals ein unndétig grosser innerer Tem-
peraturhub vorhanden ist.



Als Beispiel einer Anwendung mit sehr kleinem Hub sei hier ein System mit Umluftklimageraten
mit PKW-Vorlauftemperaturen von 19-20°C und einer nassen Ruckkihlung mit 1-2 K An-
naherung der Kaltwassertemperatur an die Kihlgrenztemperatur genannt (siehe auch Kap. 4.5).
In einer solchen Anwendung betragt der Temperaturhub wahrend des gesamten Jahres dusserst
selten mehr als 10 K (Bemerkung: In Zurich gibt es nur rund 175 h/a mit Feuchtkugeltempera-
turen Uber 18°C). Die Standard-Kaltemaschinen, welche in der Gebdudetechnik zum Einsatz
kommen, sind jedoch fir einen Temperaturhub von 30-60 K ausgelegt und arbeiten deshalb im
Bereich kleiner Hibe sowohl thermodynamisch als auch 6konomisch nicht optimal.

Die Gebaudetechnikplaner optimieren aufgrund dieser Ausgangslage die Anlagen und Kompo-
nenten in der Regel flr einen héheren Temperaturhub. Die wesentlichen Entscheidungen zur
Systemwahl, die letztlich zu dieser nicht-optimalen Ausnutzung fiihren, werden in einer frilhen
Projektphase getroffen und kénnen zu einem spateren Zeitpunkt nicht mehr korrigiert werden.
Genau an diesem Punkt setzt das vorliegende Projekt den Hebel an.

Das Projekt richtet sich in erster Linie an die Gebdudetechnikplaner. Sie erhalten konkrete
Angaben zur technischen Auslegung von Systemen mit geringem Temperaturhub, sowie zu
deren Integration in das Architekturkonzept. Zusatzlich werden auch Angaben zur Wirt-
schaftlichkeit gemacht sowie Hindernisse und entsprechende Ldsungsansdtze zum System-
entscheid dargestellt. Erganzend zu den planerischen Arbeiten wurden Messungen an zwei
Klimakalteanlagen durchgefihrt, mit denen das Potenzial flr Effizienzsteigerungen aufgezeigt
werden soll. Schliesslich werden Planungsgrundlagen fir Planer und Bauherren erarbeitet, die
den Weg zur Einfihrung der Technologie zum Stand der Technik vorzeichnen.

1.3  Ziele

Wie bereits erwahnt richtet sich diese Studie in erster Linie an die Geb&dudetechnikplaner,
welche mit dem Konzept der Kalteerzeugung, der Energieverteilung sowie der Energieaufnahme
aus den Raumen den entscheidenden Einfluss auf den bendtigten Temperaturhub haben. Das
Hauptziel des Projektes ist die Beschreibung des Zusammenwirkens der Komponenten im
gesamten Energieversorgungssystem und das Bereitstellen von Planungsrichtlinien. Um fir einen
vorhandenen kleinen Temperaturhub das Ziel einer Anlage mit hoher Arbeitszahl zu erreichen,
sind im Planungsablauf, bei der Auslegung der Anlage und Auswahl von System-Komponenten
wichtige Punkte zu beachten. Die bereitgestellten Planungswerkzeuge sollen mithelfen, grobe
Fehler in der Planungsphase zu vermeiden. Die Zielsetzungen sind zusammengefasst:



e Aufzeigen von Anwendungen, wo Klimakélteanlagen mit kleinem Temperaturhub den
Primarenergiebedarf massiv reduzieren (technische und wirtschaftliche Betrachtung).

e Aufzeigen von Optimierungspotenzial bei bestehenden Anlagen und Neuanlagen (im Ver-
gleich zu Standard-Anlagen) unter Einbezug des gesamten Energieversorgungssystems.

e Eruieren von Hindernissen (bei Planern und Bauherren), welche dem Einsatz von Anlagen mit
hohen Arbeitszahlen entgegenstehen sowie Aufzeigen von Losungswegen, um diese
Hindernisse zu Uberwinden.

e Bereitstellen von Planungsrichtlinien fur die Gebaudetechnikplaner zur Auslegung von
Systemen mit kleinem Temperaturhub.

Die Erfahrungen aus dem Tagesgeschaft zeigen, dass das Thema bei den meisten Anbietern von
Kaltemaschinen (Kaltwassersatzen) nicht aktuell ist. Mit den heute verfligbaren Standard-
produkten kann das Potenzial eines kleinen Temperaturhubes nur ansatzweise genutzt werden.
Die Branche beginnt sich erst langsam mit dem Thema auseinanderzusetzen. Die Gebaude-
technikplaner sind sich in der Regel nicht bewusst, wie gross das Potenzial fur Effizienz-
steigerungen durch Ausnltzung kleiner Temperaturhlbe ist. Offensichtlich liegt hier ein grosses
Potenzial brach! Diese Studie soll deshalb ein Anstoss sein flr eine breitere Diskussion des
Themas, sowohl auf der Seite der Kéltemaschinen-Anbieter als auch bei den Gebé&ude-
technikplanern. Des Weiteren sind auch Bauherren (Bestellerkompetenz), Architekten (thermi-
sches Gebdudeverhalten, Gebdudedynamik) und Komponentenlieferanten angesprochen.

1.4 Abgrenzung

Die Kaltemaschinentechnologie zur Erreichung hoher Arbeitszahlen bei kleinem Hub ist grund-
satzlich bekannt. Kalteanlagentechnische Aspekte werden nur soweit untersucht, wie es die
Systemintegration und Regelung der Systeme verlangen. Im Rahmen dieses Projektes werden
nicht bestehende oder in Planung befindliche Anlagen oder einzelne Anlagekomponenten
optimiert. Das Ziel ist vielmehr, wie oben beschrieben, die Betrachtung des Gesamtsystems und
das Bereitstellen von Planungswerkzeugen. Es soll gezeigt werden, dass die Systemwahl
mindestens den gleichen (oder sogar den grosseren) Einfluss auf die Effizienz des Gesamt-
systems hat wie die Auslegung der Kéaltemaschine selber. Die Planer legen mit der Systemwabhl
den bendtigten Temperaturhub fest und sind deshalb besonders gefordert.

Die vorliegende Studie konzentriert sich auf den Bereich Klimakalte in Blrogebduden, da hier
zum Einen ein grosses Potenzial brach liegt und zum Anderen die Gebdudekihlung aufgrund
des in Zukunft steigenden Kihlbedarfs an Bedeutung gewinnen wird. Das Projekt bezieht sich



auf Neubauten und Sanierungen mit Klimakalteanlagen im Bereich von einigen 10 bis einige
100 kW Kalteleistung. Es wurden keine Anlagen mit konstant tiefen Pumpenkaltwasser-
Temperaturen (z.B. 6/12°C) betrachtet. Solche Klimakalteanlagen entsprechen im Bereich Biro-
gebaude nicht mehr dem Stand der Technik. Des Weiteren wurden im Rahmen dieser Studie
keine rein passiven Systeme (Free Cooling) untersucht.

1.5 Vorgehen

Der grundsatzliche Ldsungsweg besteht darin, einzelne bestehende (Standard-)Klimakalte-
anlagen zu untersuchen, welche grundsatzlich das Potenzial fir einen kleinen Temperaturhub
aufweisen, dieses aber nicht oder nur ungenigend ausschdpfen. Auf Basis dieser Unter-
suchungen werden einerseits das Potenzial fur Effizienzsteigerungen abgeleitet und andererseits
Planungsgrundlagen erarbeitet. Der Lésungsweg besteht aus folgenden Arbeitsschritten:

e Ausmessen und Analysieren von konventionellen Klimakalteanlagen. Anhand von zwei
State-of-the-art-Anlagen wird gezeigt, in welchem Bereich die Arbeitszahlen heute
typischerweise liegen.

e Nachweis des Potenzials fir die Reduktion des Primdrenergieverbrauches an bestehenden
Anlagen und Neuanlagen auf Basis der Messungen und theoretischer Uberlegungen
(Exergieanalyse).

e Darstellung der technischen und wirtschaftlichen Zusammenhange, d.h. Mehr- oder Minder-
kosten beim Bau und Betrieb der Anlagen.

e Analyse des Planungsprozesses bzw. Analyse der zu beeinflussenden Punkte im Planungs-
prozess (Warum ist oft ein unndétig grosser Hub vorhanden? Welche Hindernisse stehen dem
Einsatz von Anlagen mit kleinem Hub im Weg? usw.).

e Erarbeiten von Richtlinien und Regeln zur Planung, Auslegung und Betrieb von Anlagen mit
hohen Arbeitszahlen.

In Bezug auf die Messungen an den Standard-Klimakalteanlagen sind folgende Punkte zu
betonen: Es geht nicht um eine Kritik an den Projektverfassern, sondern um die detaillierte
Analyse von Systemen unter realen Betriebsbedingungen, die den Stand der Technik gewisser-
massen "reprasentieren" sowie um ein vertieftes Verstandnis der Entscheidungsgrundlagen. Es
geht auch nicht darum, die ausgemessenen Anlagen zu optimieren, sondern aufbauend auf
einer fundierten Ist-Zustand-Analyse von typischen Systemen allgemeingdltige Planungsgrund-
lagen zu erarbeiten.



2 Grundlagen

Vorbemerkung

In diesem Kapitel werden einige wichtige thermodynamische Grundlagen und Werkzeuge zur
Beurteilung von Energieumwandlungsprozessen behandelt. Vom wissenschaftlichen Standpunkt
aus gesehen ist klar, dass eine aussagekraftige Prozessanalyse nur mittels Anwendung des 1.
und 2. Hauptsatzes der Thermodynamik maoglich ist. Die Verlustherde mussen eruiert und
quantifiziert werden. Daraus kénnen Strategien und Massnahmen zur Erhéhung der Energie-
effizienz abgeleitet werden.

Das Kapitel richtet sich an Leserinnen und Leser, die mit den grundlegenden Konzepten der
Thermodynamik vertraut sind (Hauptsatze, Exergie und Anergie, Entropie). Die Abschnitte 2.1
bis 2.3 kénnen auch Gbersprungen werden. Die fur Klimakalteanlagen wesentlichen Uber-
legungen und Folgerungen sind in Kap. 2.4 zusammengefasst.

2.1 Thermodynamik des Heizens und Kiihlens

Die Gebaudeheizung und -kihlung ist eine thermodynamische Grundaufgabe. Die Aussagen
des 1. und 2. Hauptsatzes der Thermodynamik kédnnen mit Verwendung der Gréssen Exergie
und Anergie sehr anschaulich formuliert werden (siehe z.B. Baehr [15] oder Bejan [17]).

T4 T 4 TU

T >T,
Te<Ty

Umgebung Wand geheizter Raum Umgebung | Wand gekdhlter Raum

Abbildung 3: Heizen und Kihlen eines Raumes: Exergie-Anergie-Flussbild [15].
T, = Umgebungstemperatur, T, = Raumtemperatur.



Ein Raum soll auf einer konstanten Temperatur gehalten werden, die entweder tiefer oder héher
als die Umgebungstemperatur ist (Abbildung 3). Durch die Wande fliesst ein Warmestrom vom
Raum zur Umgebung bzw. umgekehrt. Der Heiz- oder Klihlprozess verhindert die Folgen dieses
irreversiblen Warmedurchgangs, d.h. den Temperaturausgleich zwischen Raum und Umgebung.

Bei der Gebdudeheizung muss der durch den irreversiblen Warmedurchgang entstehende
Exergieverluststrom durch den mit dem Heizwdrmestrom zugeflihrten Exergiestrom ersetzt
werden. Durch die Warmeabgabe an die Umgebung wird Exergie unwiderruflich in Anergie
umgewandelt. Bei der Gebdudekiihlung muss ein Warmestrom (Kalteleistung) aus dem Raum
entfernt werden. Diese Kalteleistung besteht aus einem zuzuflhrenden Exergiestrom und einem
abzuflUhrenden Anergiestrom.

Sowohl beim Heizen als auch beim Kuhlen dient der zugeflhrte Exergiestrom dazu, die Exergie-
verluste des irreversiblen Warmedurchganges zu kompensieren. Dieser Exergiestrom kann wie
folgt berechnet werden (siehe Kap. 2.2.2):

£, =[1—;—:jo (2-1)
Je grésser der Unterschied zwischen der Raum- und Umgebungstemperatur ist, umso grosser ist
der Exergiebedarf flr das Heizen und Kihlen. Die Gleichung zeigt gleichzeitig den minimalen
Temperaturhub und die minimale Leistung, wenn mit einer Warmepumpe geheizt bzw. mit
einer Kaltemaschine gekihlt wird. Es ist offensichtlich, dass Prozesse, deren Temperaturniveaus
maoglichst nahe an der Raum- bzw. Umgebungstemperatur liegen, am effizientesten sind.

2.2 Kaltemaschinen- und Warmepumpenprozesse

2.2.1 Energetische Betrachtungen

Fur Kéltemaschinen und Warmepumpen konnen verschiedene Vergleichsprozesse betrachtet
werden (Abbildung 4). Der linkslaufende Carnot-Kreisprozess stellt den Idealfall dar. Lauft der
Carnot-Prozess zwischen der Raum- und Umgebungstemperatur ab, handelt es sich (und nur
dann) um einen reversiblen Vergleichsprozess.
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Abbildung 4: Links: Carnot-Kéltekreisprozess zwischen der Raumtemperatur T, und der
Umgebungstemperatur T, im Zweiphasengebiet des Arbeitsmediums. Rechts:
Vergleichsprozess flr den Kaltdampfkompressionsprozess zwischen der
Verdampfungstemperatur T, (< T;) und der Kondensationstemperatur T, (> T,).

In der Kalte- und Warmepumpentechnik ist der Kaltdampfkompressionsprozess von grosser Be-
deutung (Abbildung 4). In diesem Prozess wird das Kaltemittel bei "tiefer" Temperatur ver-
dampft und durch Kompression des Gases kann die aufgenommene Warmeenergie an die
Umgebung abgegeben werden. Die Warmeenergien und die Kompressionsarbeit kénnen im T,s-
Diagramm als Flachen dargestellt werden. Die Energiebilanz (1. HS) liefert:

W =qy — Qg (2-2)

Die Leistungszahl (Coefficient of Performance, COP) ist definiert als das Verhéltnis der aus dem
Raum abgefiihrten Warmeenergie g, zur aufgewendeten Kompressionsarbeit w:

£, = I8 =COP,, (2-3)
w
Beim Carnot-Prozess hangt die Leistungszahl nur von den Temperaturniveaus der Warmeauf-
nahme (T,)) und Warmeabgabe (T, ) ab:

Ty

£ =f=_VvV 2-4
C.KM W TK _ —,—V ( )

bzw. fUr den reversiblen Carnot-Kéltekreisprozess zwischen T, und T,,:
_ qR _ TR (2_5)

Ecxm = =
W ey TU - 7-R

Die Leistungszahl einer Warmepumpe bei denselben Temperaturniveaus ist um 1 grosser als
diejenige der Kaltemaschine. Im allgemeinen Fall betrdgt die Leistungszahl:

£up = I = COP,, (2-6)
w
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Die Leistungszahl der reversiblen Warmepumpe, die zwischen der Umgebungs- und Raum-
temperatur arbeitet, ist

Umgebung

Kalte-
maschine

Raum

Abbildung 5: Links: Energieflussbild einer Kaltemaschine. Rechts: Graphische Darstellung der
Wérmestréme, Kompressorleistung und des Exergieverluststromes [17]. Im
irreversiblen Prozess steigen die Kompressorleistung und der Wé&rmestrom an die
Umgebung um den Exergieverluststrom an.

2.2.2  Exergetische Betrachtungen

Zur Prozessbeurteilung reicht die Anwendung des 1. HS alleine nicht aus. Eine wichtige Aussage
des 2. HS ist, dass nicht jede Energieform beliebig in eine andere umgewandelt werden kann.
Jede Energieform kann in einen unbeschrankt wandelbaren und einen nicht wandelbaren Anteil
zerlegt werden. Der unbeschrankt wandelbare Anteil wird als Exergie E bezeichnet, der be-
schrankt umwandelbare Anteil als Anergie B. Die Hauptsatze der Thermodynamik kénnen mit
diesen Grossen wie folgt definiert werden:

1. HS: Bei allen Prozessen bleibt die Summe von Exergie und Anergie der am Prozess beteiligten
Energietrager konstant.

2. HS: Bei allen irreversiblen Prozessen verwandelt sich Exergie zum Teil oder vollstandig in
Anergie (Exergieverlust des irreversiblen Prozesses).



11

Exergieanalysen sind ein hervorragendes Instrument zur Aufdeckung von Irreversibilitaten und
fur die Prozessoptimierung. Es existiert eine Vielzahl von Blchern und Veroffentlichungen zu
diesem Thema (z.B. Ref. [16]-[29]). An dieser Stelle werden nur einige Kernpunkte ange-
sprochen. Die Exergie der Warmeenergie Q kann wie folgt berechnet werden:

E:j 1-Tu )40 2-8)
77

Bei Temperaturen Uber T, ist die Exergie E stets kleiner als Q und besitzt das gleiche Vorzeichen.
Fir T < T, sind die Vorzeichen unterschiedlich, d.h. die Exergie fliesst in die entgegen gesetzte
Richtung der Warme (siehe Abbildung 3).

Exergiebilanzen kdnnen durch Differenzbildung des 1. und 2. HS gefunden werden (Ref. [16]-
[29], speziell fur die Kalte- und Klimatechnik siehe Ref. [30]-[46]). Wenn ein offenes System mit
einem gegebenen Satz von Eigenschaften (Temperatur, Zusammensetzung, chemisches
Potenzial, kinetische und potentielle Energie, usw.) durch einen technischen Prozess in den Um-
gebungszustand Ubergefihrt wird, kann folgende Leistung gewonnen werden:

P = 2[1 _;_UJ Q/ + Zme/'n €ein _Zmaus €aus =Ty Sir = Pey =Ty Siy = Py —Ey (2-9)
) J ein aus

Der Term T, S, st der Exergieverlust’ £, (Guoy-Stodola-Theorem). Im reversiblen Fall ist

S,. =0 (d.h. £, =0) und man erhilt die maximal zu gewinnende reversible Leistung. Die spezi-

fische Exergie e in obiger Gleichung besteht aus der thermo-mechanischen Exergie (definiert

Uber die totale Enthalpie h°=h + c#2 + gz) und der chemischen Exergie? (Gibbs'sche freie

Enthalpie bzw. chemisches Potenzial; der Index k bezeichnet die Komponente k):

k kU

e=h°—h8—TU(s—sU)+Z{Agk+RTIn£} (2-10)

In der Klimatechnik interessiert uns das Stoffsystem "Feuchte Luft". Die spezifische Exergie pro
kg trockene Luft betragt (Gleichung 2-11, siehe z.B. Ref. [47]-[54]):

e= (ch + X Cpp ){(T -T,)-T, InTL} + (thermische Exergie)
V)
+(+y)RT, InP (mechanische Exergie)
V)
+R T, {(1+y)InM+ylnL} (chemische Exergie)
T+y Yu

1) Im Englischen sehr treffend als "lost available work" bezeichnet.
2)  Der Begriff ist auch in Féllen ohne chemische Reaktionen zutreffend, da mit dem chemischen Potenzial (u.a.) die Mehrstoff-
und Mehrphasenthermodynamik beschrieben werden kann.
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Der exergetische Wirkungsgrad (auch "second-law efficiency" genannt) wird in der Kalte-
und Klimatechnik sinnvollerweise wie folgt definiert:

Nutzexergie

—< (2-11)
aufgewendete Exergie

77:&\)( = 77// =

Bei der Raumkihlung ist die zurlickgewonnene Exergie der Exergiegewinn des Raumes:
E(QR) =(T, =T)/Tq OR. Die aufzuwendende Exergie entspricht der Antriebsleistung des Komp-
ressors. Der exergetische Wirkungsgrad betragt somit:

7—U - TR

_ E(Qp) _1 E, _ Tq f
Nex, km =~ T T p

(2-12)

Fur den vollstandig verlustfreien Carnot-Prozess zwischen T, und T, ist 77,, =1, d.h. die Komp-
ressorleistung ist gleich gross wie der Exergiegewinn des Raumes: P =P, =E(Q,). Bei einem
realen, irreversiblen Prozess muss die Antriebsexergie neben dem Exergiegewinn des Raumes die

Exergieverluste decken: P = £(Q) + E, . Die Leistungszahl ist also:

£ =COPy == @ O (2-13)
P P _+E  E0n)+E,

Die Leistungszahl kann auch als Funktion des exergetischen Wirkungsgrades dargestellt werden:

Qr  Qp EQp) T,-T, -
& = CORyy =?R= E((SR) PR = UTR . Nex,km = €c,km Mex, km (2-14)

Der COP der Kaltemaschine ist gleich dem Produkt aus dem Carnot-Faktor einer reversiblen
Kéltemaschine und dem exergetischen Wirkungsgrad. Die Effizienz eines Kélteprozesses kann
nur erhdht werden, wenn in irgendeiner Form der exergetische Wirkungsgrad verbessert wird,
sprich die Exergieverluste verkleinert werden.

Der exergetische Wirkungsgrad und die Leistungszahl einer Warmepumpe kénnen analog be-
rechnet werden:

Tr

. . Qs
E(QR) E T, —T,
Nex,wp = PR :1_?\/=% (2-15)
Q T, ~
Eyp = COPyp =?R=#77ex,wp = &c,wp Mex,wp (2-16)
Ry

Die Exergie-Anergie-Flussbilder in den untenstehenden Abbildungen zeigen den Einfluss und die
Wirkung von Exergieverlusten.



13

T | 4, Umgebung Ty |_ Umgebung
: B +Ey
reversibel irreversibel
arbeitende arbeitende
Kéltemaschine Kéltemaschine
P=Eg +Ey,
Prev ER
Tr |

Abbildung 6: Exergie-Anergie-Flussbild einer reversibel (links) und irreversibel (rechts) arbei-
tenden Kéltemaschine. Im reversiblen Prozess entspricht die Kompressorleistung
dem Exergiegewinn des Raumes. Im irreversiblen Prozess erhéhen sich die Komp-
ressorleistung und der abzuflihrenden Wéarmestrom um die Exergieverluste.

Tr 8 Raum Tr Raum
reversibel irreversibel
arbeitende arbeitende

Warmepumpe Warmepumpe

|:)rev = ER + E.V

QU :BR_EV

Umgebung Ty | | Umgebung

Abbildung 7: Exergie-Anergie-Flussbild einer reversibel (links) und irreversibel (rechts) arbei-
tenden Wérmepumpe. Im reversiblen Prozess entspricht die Kompressorleistung
der zum Heizen benétigten Exergie (Deckung der Exergieverluste durch
Wérmeabgabe an die Umgebung). Im irreversiblen Prozess erh6ht sich die
Kompressorleistung um die Exergieverluste und der Wéarmestrom aus der
Umgebung verkleinert sich im gleichen Masse.
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2.2.3  Exergieverluste in Kdltemaschinenprozessen

Nachfolgend wird nur noch der Kéltemaschinenprozess betrachtet. Bei den Exergieverlusten
muss zwischen "inneren" und "&dusseren" Verlusten unterschieden werden:

e Innere Exergieverluste: Exergieverluste im Verlauf der Zustandsanderungen des Kaltdampf-
kompressionsprozesses (Kompression, Drosselung, Reibungsvorgange)

e Aussere Exergieverluste: Exergieverluste im restlichen Energieversorgungssystem (irreversible
Warmedlbertragung, Reibungsvorgange)

Unter der vereinfachten Annahme eines Kélteprozesses, bei dem Verdampfer und Kondensator
in direktem Kontakt mit dem zu kihlenden Raum bzw. mit der Umgebung stehen, erhalt man
folgende Exergieverluste (ohne Beriicksichtigung der Exergieverluste durch Reibungseffekte):

Exergieverluste im Kompressor (1 — 2): ey, =T, (s, = 5) (2-17a)
Exergieverluste im Kondensator (2 — 3): ey =0qy =Ty (s, —53) (2-17b)
Exergieverluste im Expansionsventil (3 — 4): €34 =T, (s, —53) (2-170)
. . . T, T,
Exergieverluste im Verdampfer(4 — 2): €ya1 = P qr (2-17d)
v R
T A
8oz 2
Ty | 3
T, /
e(do) \/
TR '''''''''''''''''''''''''''''''''
TV A

/A Ev12

(2 4

Abbildung 8: Kaltdampfkompressionsprozess einer Kaltemaschine (Vergleichsprozess) im
T,s-Diagramm: Die schraffierten Fldchen entsprechen den Exergieverlusten
der einzelnen Zustandsédnderungen.

Aus der Darstellung im T,s-Diagramm erkennt man schnell verschiedene Wege zur Verbesserung
des Kaltdampfprozesses. Als Beispiel sei hier nur die markante Verkleinerung der Flache e, und
gleichzeitige Vergrésserung der Flache e(qg,) durch FlUssigkeitsunterkiihlung genannt.
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2.2.4 Exergieverluste durch irreversible Warmeiibertragung

Die Auslegung der Warmetauscher ist von entscheidender Bedeutung fir die Effizienz des
Gesamtsystems. Da flr die Warmedlbertragung eine endliche Temperaturdifferenz notwendig
ist, entsteht zwangslaufig ein Exergieverlust. Um den Einfluss der Temperaturdifferenzen
zwischen Raum und Verdampfer sowie zwischen Kondensator und Umgebung zu untersuchen,
betrachtet man am einfachsten einen Carnot-Prozess mit irreversibler Warmetbertragung®. Der
exergetische Wirkungsgrad betragt fir diesen Fall

(T,
. Qp| 7 1
Nutzexergie Ty T, T,-Tx Ecxm &,
nex = — = = == = , (2—18)
aufgewendete Exergie o [TK : T.-T, Tg Ecxm  Erer
R
7—\/

wobei T, die Verdampfungstemperatur, T, die Kondensationstemperatur, T, die Raumtempe-
ratur und T, die Umgebungstemperatur ist. Der Exergieverlust aufgrund einer endlichen Tem-
peraturdifferenz bei der Warmedibertragung berechnet sich allgemein zu

hi-T,

172

dE, =T, dQ (2-19)

Der Exergieverlust im Verdampfer aufgrund der Temperaturdifferenz betragt:
. T, T, .~ T,AT, -
£, =|v_lulp =tully 2-20
v (Tv Tq J @ T, Tg N ( )

Wenn die Exergie des kondensierenden Kaltemittels nicht genutzt wird (was in Klimakalte-
anlagen meistens der Fall ist), ist diese als Verlust zu betrachten. Der Exergieverlust im Konden-
sator aufgrund der Temperaturdifferenz ist somit:

Eye =(1—T—UJ Q« (2-21)
TK

Mit einigen einfachen Umformungen kann man zeigen, dass der Exergieverlust des
Kondensators vom Exergieverlust des Verdampfers abhangig ist:

£ - AT, o, {ATK LTy ATy ATK} o, (2-22)
T, —AT, . T, T, T,

Die Exergieverluste des Verdampfers muissen im Kondensator abgefiihrt werden. Die
Kompressorleistung steigt gegenliber dem reversiblen Prozess um die Exergieverluste an:

3) Der Einfluss der inneren Irreversibilititen der Kéaltemaschine kann mit dem Gltegrad berlcksichtigt werden. Es wird hier
bewusst darauf verzichtet, um die wesentlichen Zusammenhange maglichst einfach darzustellen.
4)  Eine weitere wichtige Kenngrosse ist der Reversibilitdtsgrad (= zurlickgewonnene Exergie / aufgewendete Exergie).
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P =EQg)+Ey +Eye (2-23)

Unter der Annahme von AT, = AT, = AT (gleiche Temperaturdifferenzen im Verdampfer und
Kondensator) erhélt man:

-2 0, und £, =200, (2-24)

w
TR v %

Bei gleichem AT ist der Exergieverlust im Verdampfer grdsser als im Kondensator, weil der Faktor
T,/ T,>1 ist. Bei Klimakalteanlagen ist dieser Punkt von untergeordneter Bedeutung, da
Umgebungs- und Raumtemperatur nahe zusammen liegen, d.h. T,/ T, = 1. In der Kalte- und
Tieftemperaturtechnik ist dieser Punkt hingegen ausserst wichtig.

2.3 Thermodynamische Prozessanalyse

FUr eine aussagekraftige Analyse von Energieumwandlungsprozessen missen der 1. und 2. HS
der Thermodynamik angewendet werden. Prozessbeurteilungen oder -optimierungen auf Basis
des 1. HS alleine genligen auf keinen Fall.

FUr technische Prozesse sind die Aussagen des 2. HS von besonderer Bedeutung. Die Bilanz-
gleichungen des 1. HS enthalten keine Aussagen darliber, ob eine bestimmte Energieum-
wandlung Uberhaupt méglich ist, dazu gibt der 2. HS Auskunft. Es existiert eine ausgepragte
Asymmetrie bezlglich Richtung der Energieumwandlungen. So lassen sich z.B. mechanische
oder elektrische Energie ohne Einschrankung in Warme umwandeln. Auf der anderen Seite ist es
nicht maglich, innere Energie und Warme in mechanische Energie umzuwandeln. Der 2. HS
setzt hier die obere Grenze durch den reversiblen Prozess.

Prozessanalysen sind grundsatzlich auf zwei verschiedene Arten mdglich, nédmlich mit der
Exergiemethode oder mit der Entropiemethode. Nachfolgend werden die beiden Methoden kurz
diskutiert und angewendet.

2.3.1 Exergiemethode

Die Exergiemethode> wurde bereits in Kap. 2.2.2 behandelt. Wie gesehen wird bei allen realen
technischen Prozessen Exergie vernichtet und unwiderruflich in Anergie umgewandelt. Das

5) Die Exergiemethode ist ein Spezialfall der Entropiemethode und liefert keine "neuen” Informationen. Der Vorteil der Methode
ist, dass die Aussagen des 1. und 2. HS anschaulich dargestellt werden kénnen.
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primare Ziel® der Exergiemethode ist die Ermittlung von Exergieverlusten. Die Summe der
Exergieverluste der einzelnen Teilprozesse gibt eine Information Uber die thermodynamische
GUte des betrachteten Systems. Wenn der Exergieverlust gleich Null ist, liegt ein reversibler
Prozess vor. Mit Hilfe der Exergiemethode kann jede Energieumwandlung (und Stoffumwand-
lung) analysiert und optimiert werden.

Jede Energie besteht aus den Energieklassen Exergie und Anergie. Exergie ist diejenige Energie,
die sich unter Mitwirkung einer vorgegebenen Umgebung in jede andere Energieform
umwandeln lasst (potentielle, kinetische, mechanische, elektrische Energie). Anergie ist Energie,
die sich nicht in Exergie umwandeln lasst (innere und chemische Energie, thermische Strahlung,
turbulente kinetische Energie). Exergie und Anergie sind extensive Zustandsgréssen. Die Exergie-
definition enthalt die Festlegung einer Umgebung (in der Literatur oft als der Nachteil der
Methode bewertet, siehe z.B. [19], [29]). Diese nimmt an den Prozessen als grosser "Speicher"
teil, der Materie, Energie und Entropie aufnehmen oder abgeben kann, ohne dabei seine
intensiven Zustandsgréssen zu andern.

Die technische Bedeutung der Exergie ist weit reichend. Alle technischen Prozesse bendtigen zu
ihrer Ausfihrung Nutzarbeit, also Exergie, die aus Primarenergiequellen geschépft wird. Wenn
man Primdrenergie sparen will, muss man exergetisch giinstige Prozesse einsetzen. Exergie ist
also derjenige Teil der Energie, "auf den es ankommt". Es gibt keinen Erhaltungssatz fir die
Exergie, sie ist technisch und 6konomisch wertvoll”. Sdmtliche Energieumwandlungen sollten -
soweit es das Kriterium der Wirtschaftlichkeit erlaubt - einem reversiblen Prozess angeglichen
werden. Mit anderen Worten: Das Ausmass der unvermeidlichen Exergieverluste sollte minimiert
bzw. optimiert werden.

2.3.2 Entropiemethode

Die Entropieerzeugung ist das Mass fur die Irreversibilitat eines Prozesses. Auf Basis der Entropie-
erzeugung kann eine Effizienzanalyse durchgefihrt werden [19]. In Abbildung 9 sind die Tem-
peraturniveaus und die "Quellen" der Entropieerzeugung in Kaltemaschinen- und Warme-
pumpenprozessen schematisch dargestellt. In einem solchen Prozess ist zwischen (1) dem
"inneren" Entropieproduktionsstrom der Kaltemaschine bzw. Warmepumpe, (2) dem Entropie-
produktionsstrom auf Seite der Warmeenergieaufnahme und (3) dem Entropieproduktionsstrom
auf Seite der Warmeenergieabgabe zu unterscheiden.

6) Gemass J. Ahrendts (VDI-Forschungsheft 579, 1977) ist das Ziel der Exergiemethode, ,der Willkir von Wirkungsgrad-
definitionen auf der Grundlage von Vergleichsprozessen ein Ende zu machen. Der Massstab des billigen Ermessens bei der
Zurechnung von Verlusten sollte einem Naturgesetz Platz machen.”

7) Interessanterweise deckt sich der im Alltag verwendete "Energiebegriff" nicht mit den Begriffen des 1. Hauptsatzes.
Energieverlust und Energieverbrauch sind Begriffe, die dem 1. HS widersprechen. Sie sind jedoch sinnvoll im Zusammenhang
mit der Exergie, die tatsachlich durch irreversible Prozesse verloren gehen und verbraucht werden kann.
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Kaltemaschinenprozess Warmepumpenprozess
T
Kéltemaschine Warmepumpe
mit S mit S
Tab Z irri ® Z irr,i @
‘ Qab S/'rr,ab® / Tab
UmgebungT,, 0., $/rr,ab ®
1 = I —
— RaumT, RaumT, —
. o |_m =
Sirr,zu ® Qzu < < :l P
UmgebungT
T . .
w Sirr,zu ® Qzu
TZU
—< UmgebungT,, ’ — RaumT,
. A . A
Qab S/'rr,ab® Qab Sirr,ab®
Tab Tab
Kéaltemaschine P Warmepumpe P
mit Zsirr,i ® mit Zslrr,l ®
- N TZU " N TZU
Qzu Sirr,zu ® Qzu Sirr,zu ®
— RaumT, —)< UmgebungT,, ’

Abbildung 9: Temperaturniveaus (innerer und dusserer Temperaturhub) und Entropieerzeu-
gung im Kéltemaschinen- und Warmepumpenprozess [19]. Mit T,, und T,, sind
die thermodynamischen Mitteltemperaturen gemeint, z.B. T,, = q,, / 4s.

Die Energie- und Entropiebilanz des Kaltemaschinenprozesses liefert fir den inneren Bilanzkreis
folgende Beziehungen:

. . O . |Qu
+P= und =2+ ) 5, =" 2-25
Qzu Qab TZU ,Z irr,i Tab ( )
Fiir die Leistungszahl der Kaltemaschine &, =Q,, /P erhalt man
T T, .
e = lw 1= NS 2-26
KM Tab _TZU ( P Z 1rr,/) ( )

In dieser Form sieht man deutlich, dass die Leistungszahl bei gegebenen Temperaturwerten nur
durch Reduktion der Entropieerzeugung im Kalteprozess erhdht werden kann.
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Erweitert man den Bilanzraum um den Raum und die Umgebung (Erfassung der irreversiblen
Warmetransporte zwischen Raum und Kaltemaschine bzw. Kéltemaschine und Umgebung), so
erhalt man fr die Entropiebilanz:

Qab
7—U

0 A
A—'—Zsirr,i +Szu +Sab =
i

T, (2-27)

FUr die Leistungszahl gilt in dieser Betrachtungsweise:

TR TU . . .
Exp = 1—— Siri+S,+S 2-28
KM TU _TR [ P (,z irr, i zu ab JJ ( )

Der Carnot-Faktor & =Q,, /P, =T, /T, —T,) definiert die fir die gegebene Kiihlaufgabe im

Minimum notwendige Leistung. In Verbindung mit obiger Gleichung erhalt man die flr den
realen Kalteprozess bendtigte Leistung®:

P=Pyn+T, (Z Siri + S5+ s'abJ (2-29)

In dieser Form kommt die unerwiinschte Wirkung jeglicher Entropieproduktion besonders gut
zum Ausdruck: Der Prozess kann ausschliesslich durch Verkleinerung der Entropieproduktions-
stréme verbessert werden. Der Hebel ist dort anzusetzen, wo die Entropieproduktion am
grossten ist bzw. das Kosten/Nutzen-Verhaltnis am besten ist.

Mit der Entropiemethode kdnnen Gutegrade formuliert werden, deren Aussagekraft diejenige
von Leistungszahlen Ubersteigt. Fir den Kalteprozess lauten die massgebenden Gltegrade:

Tab z S/'rr,/'

Exm Exm
= =1 = 2-30
° T P Ec.km ( :
Tab - 7-zu
oder in strengerer Beurteilung:
e 7-U z$irr,j e
Fo_ KM _q_ J :~/<M =17,, (2-31)
g Tr P Ec km )
7—U _TR

Man beachte, dass flr die Definition dieser Gutegrade kein Vergleichsprozess herangezogen
wurde. Der Gitegrad ¢ beschreibt das "innere" Verhalten des Kalteprozesses (Vergleich der
effektiven Leistungszahl mit derjenigen eines Carnot-Prozesses zwischen den entsprechenden
Temperaturniveaus, oft auch "Carnot Efficiency" genannt). Der GUtegrad ¢ ist gleich dem

8)  Fur den Warmpumpenprozess gilt die identische Gleichung.
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exergetischen Wirkungsgrad des Prozesses. Man erhélt dies ohne dass die Grosse Exergie ver-
wendet und eine Umgebung definiert wurde:
E

7—U Zgirr,j
Fo1_ j 1V _ 2-32
3 5 = e (2-32)
Wir haben (ohne es zu wollen) das Gouy-Stodola-Theorem "hergeleitet", welches besagt, dass
der Exergieverlust proportional der Entropieerzeugung mit der Umgebungstemperatur T, als

Proportionalitdtskonstante ist.

2.3.3 Fazit

Zusammenfassend ist festzuhalten, dass eine Prozessanalyse basierend auf Energiebilanzen nicht
ausreicht. Mit der Entropie- oder Exergiemethode kdnnen Irreversibilitdten quantifiziert und Aus-
sagen zur Prozessglte gemacht werden. Ein COP-Wert alleine enthalt keine Informationen
zur Prozessgiite. Das folgende einfache Beispiel mag dies verdeutlichen: Eine Klimakalte-
maschine, die bei T, = 297 K (24°C) und T, = 303 K (30°C) mit COP = 4 arbeitet (typischer Wert
fir eine Anlage mit PKW 8/14°C und Hochhaltung Uber 30°C), hat einen exergetischen
Wirkungsgrad von lediglich 8%, d.h. die Anlage ist thermodynamisch verhaltnismassig schlecht.
Wenn jedoch eine Kaltemaschine mit COP = 4 verwendet wird, um einen Kihlraum auf T, =
278 K (5°C) zu halten, betragt der exergetische Wirkungsgrad 36%, d.h. diese Anlage ist bei
gleichem COP-Wert mehr als viermal effizienter als die erste Anlage. Mit anderen Worten: Die
Angabe COP = 4 ist fir sich alleine kein Mass fir die Prozessglte!

2.4 Folgerungen fiir Klimakalteanlagen

2.41 Exergieanalyse einer Klimakalteanlage (Beispiel)

Die Methoden der thermodynamischen Prozessanalyse werden nun an einer Klimakalteanlage
angewendet. Dazu betrachten wir folgendes Beispiel (Abbildung 10): Ein Kaltemaschine erzeugt
PKW 8/14°C, die Verdampfungstemperatur betragt 4°C. Das PKW wird fir eine Aussenluftauf-
bereitung (hier nicht betrachtet) und fir einen Kudhldecken-Kreislauf mit PKW 16/18°C
verwendet (Warmetauscher zwischen Nieder- und Hochtemperatur-Kreislauf). Die Aussen-
temperatur betrage an einem heissen Sommertag 30°C (am Ort der Rlickk(hlung, z.B. auf dem
Gebaudedach) und die gewiinschte Raumtemperatur 24°C. Die Kondensation erfolgt bei 40°C.
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Mit diesem Beispiel soll auf anschauliche Art und Weise gezeigt werden, wo die aufgewendete
Exergie verloren geht (oder vernichtet wird). Mit den in Kap. 2.2 diskutierten Methoden kdnnen
die Exergieverluste berechnet werden. Fir die Grobanalyse und um die Berechnung zu
vereinfachen wird der Temperaturgleit bei allen WarmeUbertragungsvorgéngen vernachlassigt
(d.h. wir rechnen nicht mit thermodynamischen Mitteltemperaturen). Des Weiteren werden die
Exergieverluste aufgrund von Reibungseffekten nicht bericksichtigt. £s geht einzig und allein
darum, den Einfluss der Temperaturniveaus bzw. des Temperaturhubes zu untersuchen.

Temperatur
4 Kondensator T, ¢,
40°CH 2
Ev4 . . .
P =Pin+ Z Eyi +Ey km Exergieverluste
< »> der KM: Annahme
Gltegrad{=0.7
Peamot (T o Ti) = Roin + z Evf EV,KM
Umgebung T, AT
30 - 1 7 / T
Prin = E(QR) // %
min
Raum T, /// //
T T
Q TN\ R P
ff
E O \ Q% -

"2 | Exergie- X k NN
204 verluste s

//

Kihldecken
EVZ
104
Pumpenkaltwasser
E‘VW
Verdampfer T,, ol
0 19.0% [10.9% 15.2%| 16.2% [8.79 30.0%
Aufzuwendende Exergie (= 100%)

Leistungsaufnahme Kompressor

Abbildung 10: Links: Schematische Darstellung der Temperaturniveaus einer typischen Klima-
kélteanlage und der Exergieverluste (massstablich gezeichnet). Die Summe aus
Exergiegewinn des Raumes und aller Exergieverluste ist gleich der aufzuwenden-
den Kompressorleistung. Rechts: Darstellung des reversiblen Carnot-Prozesses
zwischen T, und T, sowie des effektiven Kélteprozesses zwischen T, und T, mit
unndtig grossem Temperaturhub.
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In der Exergieanalyse wird fir jeden Prozessschritt der Exergieverlust berechnet. Die Berechnung
wird besonders Ubersichtlich, wenn man die Exergieverluste in % der Kalteleistung bestimmt.
Die Exergieanalyse liefert folgende Ergebnisse:

Minimale Kompressorleistung (= Exergiegewinn des Raumes) Pon= 2.0%Q;
Exergieverlust WarmeUbertragung Verdampfer / PKW-Kreislauf E, = 1.6% Qg
Exergieverlust Wérmelbertragung PKW / Kiihldecken-Kreislauf E,,= 3.0%0;
Exergieverlust Warmelbertragung Kiihldecken / Raum Eys= 2.8%0Q;

Exergieverlust Warmedbertragung Rickkihlung: Der abzufiihrende Warme-
strom betragt Q, = Qg + Py + Eyy + Eyy + Eys =109.4% Qg Eyy= 3.5%0Q;

Summe Pain + O Evi = 12.9% Qg

Die Exergieanalyse kann wie folgt kontrolliert werden: Die obige Summe aus dem Exergie-
gewinn des Raumes und allen Exergieverlusten muss der Antriebsleistung einer Carnot-Kalte-
maschine zwischen T,, und T, entsprechen. Die Berechnung der Leistungszahl ergibt:

Q _ Qx _100%Q,
P P+ By 12.9%Q;

a) Exergieanalyse: e =COP. = =78 (2-33)

b) Carnot-Kaltemaschine: & =COP- =&=T—V—£

= ~7.7 (2-34)

Die Exergieanalyse ist (bis auf die Rundungsfehler) korrekt. Bis hierher wurden nur die dusseren
Exergieverluste betrachtet. Unter der Annahme eines Gitegrades kann die Kompressorleistung
bzw. die Leistungszahl einer realen Kaltemaschine berechnet werden. Wir nehmen an, dass fur
diese Kuhlaufgabe eine Kaltemaschine mit einem Gutegrad von { = 70% zur Verfligung steht
(die besten auf dem Markt erhdltlichen Kaltemaschinen erreichen Gutegrade von knapp 70%).
Mit dieser Kaltemaschine erhalt man eine Leistungszahl von

e=COP=¢¢- =54 (2-35)

Damit betragt die effektive bendtigte Kompressorleistung P =18.4% Q; .

Wie sind diese Resultate zu interpretieren? In Abbildung 10 sind neben den Temperaturniveaus
die Exergieverluste sowie die aufzuwendende Exergie massstablich eingezeichnet. Noch
anschaulicher ist die Darstellung in einem Exergieflussbild® (Abbildung 11 oben). Darin werden
die zugeflihrte Exergie (Kompressorleistung), die genutzte Exergie (Exergiegewinn des Raumes)
und die einzelnen Exergieverluste grafisch dargestellt. Das Exergieflussbild zeigt, dass in der
betrachteten Anlage rund 89% der zugeflihrten Exergie vernichtet wird (d.h. unwiderruflich
verloren geht) und nur 11% als Nutzenergie dem Raum zu Gute kommt.

9) So genanntes "Grassmann-Diagramm"; benannt nach dem langjahrigen Professor fir Verfahrenstechnik an der ETH Zurich.
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Der exergetische Wirkungsgrad der Anlage ist 10.9% (Verhaltnis Exergiegewinn Raum zu aufzu-
wendender Exergie). Der Anteil des Exergieverlustes der Kéaltemaschine betragt rund 30%,
wahrend der gesamte Anteil der dusseren Exergieverluste beinahe doppelt so gross ist, namlich
rund 59% der Kompressorleistung. Die logische Folgerung ist, dass durch Reduktion der
ausseren Exergieverluste, sprich durch Verkleinerung des Temperaturhubes, enorme Effizienz-
steigerungen maoglich sind.

Leistungsaufnahme Kompressor
100% Exergie (= Aufwand)

Exergieverluste:

A

30.0% Kaltemaschine

R
8.7% Verdampfung - PKW 8°C
16.2% PKW 8°C - PKW 16°C
15.2% Kuhldecken - Raum
19.0% Kondensation - Umgebung

Exergiegewinn

des Raumes
(= Nutzen)
Exergieeinsparung
. durch kleinen
100% Exergie ﬁ Temperaturhub

(= Aufwand)

Exergieverluste:

30.0% > Kaltemaschine

14.6% Verdampfung - PKW 18°C

28.2% ULK - Raum
Exergiegewinn

des Raumes
(= Nutzen)

Abbildung 11: Exergieflussbilder (Grassmann-Diagramme) der betrachteten Klimakélteanlagen.
Von der Kompressorleistung kommen im oberen Fall (Bsp. aus Abbildung 10, S.
21) nur 10.9% dem Raum als Nutzen zu Gute. Beim verkleinerten Temperatur-
hub im unteren Fall (Beispiel aus Tabelle 1, S. 25) sind es 27.2%. In beiden Féllen
ist der Exergiegewinn des Raumes gleich gross. Die restliche Kompressorleistung
wird zur Deckung der inneren und dusseren Exergieverluste bendtigt.
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2.4.2 Effizienzsteigerung durch Verkleinerung des Temperaturhubes

Die Exergieanalyse zeigt quantitativ, wo der Hebel angesetzt werden muss. Durch eine Verallge-
meinerung der Analyse kann das Potenzial grob abgeschatzt werden:

In Abbildung 12 ist der exergetische Wirkungsgrad einer Carnot-Kaltemaschine in Funktion der
Verdampfungstemperatur mit der Kondensationstemperatur als Parameter dargestellt. Weiter
sind verschiedene PKW- und zugehorige Verdampfungstemperaturen beispielhaft eingezeichnet.
FUr PKW-Temperaturen von 6 bis 11°C und eine Kondensationstemperatur von 40°C liegt der
exergetische Wirkungsgrad zwischen 14 und 17%. Bei einer PKW-Temperatur von 18°C (z.B. fir
effiziente Umluftkihlgerate) und Kondensationstemperaturen von 30°C (nasse Rickkihlung) ist
der exergetische Wirkungsgrad 39%, d.h. um einen Faktor 2.5 hoher. Der Primarenergiever-
brauch fir den Kuhlprozess kann damit massiv reduziert werden.

05 L PKW-Temp.:

/
Kondensationstemp. TK =30°C (Beispiele):

: o 6C
0.4F .

AN /| (=20

A 11°C
(Ty=7°C)

o 18°C
(Ty=15°C,
optimierte
Anlage)

exergetischer Wirkungsgrad n,,

Verdampfungstemperatur T,, / °C

Abbildung 12: Abhédngigkeit des exergetischen Wirkungsgrad einer Carnot-Kéltemaschine vom
Temperaturhub (T, = 24°C, T, = 30°C am Ort der Riickkihlung).

In Abbildung 13 ist dieselbe Betrachtung flr zwei reale Kaltemaschinen mit einem Gitegrad von
50% bzw. 70% dargestellt. Vereinfachend wurde angenommen, dass der Gutegrad nicht vom
Hub abhangt. Zusatzlich ist im oberen Diagramm der COP-Verlauf zu sehen. In Tabelle 1 sind
COP-Werte fur die verschiedenen Temperaturhibe zusammengestellt. Es ist offensichtlich, dass
durch Reduktion des Temperaturhubes die Leistungszahl massiv erhdht werden kann.
Besonders ist die Tatsache hervorzuheben, dass die Verkleinerung des Hubes eine
grossere Effizienzsteigerung bringt als die Verbesserung des Giitegrades der Kalte-

maschine.
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Abbildung 13: Abhdngigkeit des exergetischen Wirkungsgrad und des COP-Wertes zweier
Ké&ltemaschinen (Gltegrad 50% und 70%) vom Temperaturhub (T, = 24°C,
T, = 30°C am Ort der Riickkihlung).

Mit anderen Worten: Es ist besser, eine Standard-Kaltemaschine mit einem Gultegrad von 40—
50% bei einem Temperaturhub von 15-20 K zu betreiben als eine hocheffiziente Kaltemaschine

mit einem Gltegrad von 60-70% bei einem Temperaturhub von 30-40 K. Die Verwendung

einer hocheffizienten Kaltemaschine (£ =60-70%) bei kleinen TemperaturhUben fihrt zu

Leistungszahlen deutlich tGber 10.

Betriebsbedingungen und
Temperaturhub

COP Kaéltemaschine
mit Gutegrad 50%

COP Kaltemaschine
mit Gutegrad 70%

Grosser Temperaturhub:

T, = 2°C (PKW 6°C), T, = 40°C, AT, =38 K 3.6 5.1

T, = 7°C (PKW 11°C), T, = 40°C, AT,= 33K 42 5.9

Kleiner Temperaturhub:

T, = 15°C (PKW 18°C), T, = 30°C, AT;= 15K 9.5 13.3

Tabelle 1:

dargestellten Betriebsbedingungen (Temperaturh(be).

Zusammentassung der COP-Werte flr die verschiedenen in Abbildung 13
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2.4.3 Fazit

In der thermodynamischen Analyse von Klimakélteanlagen mussen beide Gesichter der Energie
betrachtet werden: die Quantitdt und die Qualitdt. Die Anwendung der Energiebilanzgleichung
(1. HS) ist notwendig, aber nicht hinreichend. In der Energiebilanzgleichung unterscheidet man
nicht zwischen den verschiedenen Qualitaten der Energie, es geht nur um die Quantitat. Aus-
sagen zur Qualitat (d.h. zur Prozessgtite) erhalt man durch Anwendung des 2. HS.

Wir haben gesehen, dass in Standard-Klimakélteanlagen eine radikale Vernichtung von wert-
voller Exergie stattfindet. Der exergetische Wirkungsgrad ist oft kleiner als 10% und geht sogar
gegen Null, wenn die Raumtemperatur nahe bei der Aussentemperatur liegt. Zur Erreichung
effizienter Kihlprozesse bleibt den Gebdudetechnikplanern nichts anderes Ubrig, als diese
Exergievernichtung konsequent zu "bekdmpfen".

Die vorgestellten Methoden sind hervorragende Werkzeuge zur Analyse von Energieumwand-
lungsprozessen, mit denen (im Gegensatz zur rein energetischen Betrachtungsweise) Verlust-
herde eruiert und quantifiziert werden kénnen. Durch Berechnung der Exergieverluste kdnnen
die relevanten Schwachpunkte erkannt und Optimierungsmassnahmen entwickelt werden.
Mittels Exergieanalyse kann gezeigt werden, wie wichtig es ist den inneren Temperaturhub so
klein wie mdglich zu halten. Dies gelingt selbstverstandlich nur, wenn das Gesamtsystem, d.h.
vom Raumkuhlsystem Uber die Kaltemaschine bis hin zur Rickkihlung, entsprechend ausgelegt
ist. Klimakaltesysteme, die Kaltwassertemperaturen weit unter der Raumtemperatur erfordern,
haben einen inhdrent tiefen exergetischen Wirkungsgrad und sind fur die Gebdudekihlung
nicht zu verwenden (z.B. Nur-Luft-Systeme, Systeme mit Eisspeicher, 0.4.).

Um das Potenzial eines kleinen Temperaturhubes voll ausschopfen zu kdnnen, mussen die
Funktionen "Gebdudekihlung" und "Luftentfeuchtung" getrennt werden. Der Prozess der Ent-
feuchtung durch Kondensation in einem Luftkihler (z.B. mit PKW 6/12°C oder 8/14°C) hat
einen exergetischen Wirkungsgrad von wenigen Prozenten. Im Vergleich dazu sind beispiels-
weise Entfeuchtungsprozesse basierend auf Adsorption um Faktoren effizienter.

Dieses Kapitel hat sich auf die Effizienz der Kalteerzeugung konzentriert. In den nachfolgenden
Kapiteln werden wir sehen, dass die weiteren Systeme (Hydraulik, Raumkihlsystem, Regelung)
far die Gesamteffizienz mindestens die gleiche Bedeutung haben wie die Kélteerzeugung. Des
Weiteren wird gezeigt, dass der COP der Kaltemaschine oder des Gesamtsystems als Effizienz-
mass nur bedingt geeignet ist.
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3 Messungen

3.1 Ziele

Die Erfahrung zeigt, dass in vielen Blrogebauden Klimakalteanlagen mit relativ hohen inneren
Temperaturhtben installiert sind. Systeme mit PKW-Temperaturen von 6/12°C und konstant
hohen RickkUhltemperaturen werden teilweise auch heute noch gebaut, obwohl dass solche
Anlagen nicht mehr dem Stand der Technik entsprechen. Die Ausfiihrungen im vorangehenden
Kapitel zeigen, dass in diesen Fallen die dusseren Exergieverluste grésser sind als diejenigen der
Kaltemaschine selber.

Zur Untermauerung dieser (altbekannten) theoretischen Uberlegungen und zur Quantifizierung
des Energieeinsparpotenzials wurden im Rahmen dieser Studie umfangreiche Messkampagnen
an zwei Klimakalteanlagen in Blrogebdauden durchgefihrt. Konkret wurden erstens eine
"konventionelle" Anlage, welche grundsatzlich das Potenzial fir einen kleinen Hub aufweist,
diesen jedoch nicht oder nur ungenigend ausnitzt und zweitens eine mutmasslich "bessere"
Anlage, die das Potenzial wesentlich besser ausschdpft, untersucht.

In einem ersten Schritt wurden typische Klimakalteanlagen mit (prinzipiell vorhandenem)
kleinem Temperaturhub evaluiert, die mit Standard-Kaltemaschinen ausgeristet sind, d.h. mit
Aggregaten fir einen Hub von 30 bis 60 K. Eine solche "konventionelle" Anlage wurde aus-
gemessen und analysiert. Dabei ging es insbesondere darum, die Arbeitszahlen der Kalte-
erzeugung und flr das Gesamtsystem sowie das vorhandene Energieeinsparpotenzial auf Basis
von Messungen unter realen Betriebsbedingungen zu bestimmen. Fir die zweite Mess-
kampagne wurde eine Klimakalteanlage mit hoherer Effizienz auf der Kélteerzeugungsseite
gewahlt.

Das Ubergeordnete Ziel der Analysen ist, die Exergieverluste der einzelnen Komponenten bzw.
Teilsysteme und des Gesamtsystems zu bestimmen. Um Effizienzsteigerungen zu erreichen,
muss der Hebel dort angesetzt werden, wo die grossten Exergieverluste auftreten bzw. wo mit
wenig Aufwand viel bewirkt werden kann (bestes Kosten-Nutzen-Verhéltnis). Insbesondere sind
folgende Punkte von zentralem Interesse:

1. Analyse des Zusammenwirkens von Kalteerzeugung, Ruckkihlung, Hydraulik, Regelung und
Raumkdihlsystem.

2. Zusammenhang zwischen Kalteenergieerzeugung und (notwendigem) Kaltebedarf.

3. Einfluss der vorhandenen Temperaturniveaus, insbesondere der Einfluss von unnétig tiefen
Pumpenkaltwasser-Temperaturen und unnétig hohen Ruickkihl-Temperaturen.
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Zur Untersuchung dieser Punkte wurden Messungen Uber eine Periode von jeweils mehreren
Wochen durchgefiihrt. Die Anlagen wurden mit Messinstrumenten zur Erfassung von Tempe-
raturen, Volumenstrédmen, elektrischen Leistungen usw. ausgerUstet. Da in dieser Studie das
Augenmerk auf dem Gesamtsystem liegt, wurde bewusst auf eine innere Bilanzierung der
Kaltemaschine verzichtet. Die Charakterisierung der Kaltemaschine erfolgt im Wesentlichen mit
dem Gitegrad und exergetischen Wirkungsgrad.

3.2 Auswahl der Messobjekte

Bei der Auswahl der beiden Klimakélteanlagen fir die Messkampagnen standen folgende
Kriterien im Zentrum:

e Die Anlagen sollen gewissermassen den Stand der Technik, d.h. die grosse Masse der in der
Praxis anzutreffenden Anlagen "reprasentieren".

e Als Beispiel fir eine konventionelle Anlage sollte keine "besonders schlechte" Anlage
gewahlt werden, d.h. ein System mit konstant tiefen PKW-Temperaturen von 6/12°C und
konstant hohen Rickklhltemperaturen (z.B. Hochhaltung Uber 30°C) kommt nicht in Frage.

e Beide Anlagen sollen grundséatzlich das Potenzial flr einen relativ kleinen Hub aufweisen.
Beispielsweise Anlagen mit Raumkuhlsystemen, die konstant tiefe PKW-Temperaturen erfor-
dern oder Systeme mit Eisspeicher 0.4. kommen nicht in Frage.

e Die Systeme sollen Uberschaubar sein, d.h. wenige Verbraucher(typen) aufweisen (z.B. PKW
far zentrale Luftaufbereitung und Kihldecken/Umluftkihlgerate). Bei grossen, komplexen
Systemen mit vielen Verbrauchern waére der Messaufwand enorm hoch.

e Die Klimakalteanlagen sollen sich in ahnlich grossen und ahnlich genutzten Blrogebduden
befinden (dhnlicher Kiihlbedarf). Die Anlagen sollten Kalteleistungen in der Gréssenordnung
von 100 kW bis einige 100 kW aufweisen.

Gewahlt wurden schliesslich die Klimakalteanlagen in zwei Bankgebaduden. Die "konventionelle"
Anlage (nachfolgend mit "System A" bezeichnet) befindet sich in Zirich Oerlikon und die
mutmasslich "bessere" Anlage (nachfolgend mit "System B" bezeichnet) in Zirich City. Im
folgenden Abschnitt werden die beiden Klimakalteanlagen kurz beschrieben.

Die beiden Anlagen sind auch deshalb reprasentativ, da es sich um (Teil-)Sanierungen mit fir die
Branche typischen Randbedingungen handelt. So wurden z.B. in System A die Mieterflachen
nicht erneuert und es sind weiterhin (unerwiinscht) grosse Luftmengen erforderlich.
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3.3 Anlagenbeschreibung

3.3.1 Klimakalteanlage in Biirogebdaude A

Objektbeschrieb

Beim Objekt A handelt es sich um ein finfstockiges Blrogebdude einer Bank in Zirich Oerlikon.
Dieses besteht im Wesentlichen aus einer Schalterhalle, Beratungszonen und BUros im
Erdgeschoss, vier Obergeschossen mit Bilros (teilweise fremdvermietet), einer Wohnung im
5. OG sowie diversen Keller-, Archiv- und Tresor- und Technikrdumen im 1. und 2. UG.

Das Gebaude wurde im Jahr 2001 einer Fassaden- und Haustechnik-Sanierung unterzogen.
Gleichzeitig wurden die Raumlichkeiten der Bank umgebaut. Die Anlagen fir die Kalte-
erzeugung sowie fur die Luftaufbereitung, -verteilung und -einbringung in die Rdume wurden
komplett erneuert. Des Weiteren wurden die oberirdischen Bankrdumlichkeiten mit dezentralen
WasserkUhlungen (Kihldecken und einige wenige Umluftkihlgerate) ausgerlstet. Ein ver-
einfachtes Schema der Anlage ist in Abbildung 14 dargestellt.

Kélteerzeugung und -verteilung, Riickkiihlung

Die Kalteerzeugung erfolgt mit einem wassergeklhlten Kaltwassersatz mit zwei parallel ge-
schalteten Schraubenkompressoren, welcher in der Technikzentrale im 5. OG platziert ist. Der
Kaltwassersatz versorgt die zentrale Aussenluftaufbereitung im 2. UG (PKW 11/17°C) sowie die
Kélte-Ubergabestation im 3. OG fir die dezentralen Raumkihlsysteme (PKW 16/18°C). Die
RuckkUhlung wird durch vier parallel geschaltete Trockenriickkihler-Einheiten auf dem Dach der
Technikzentrale gewahrleistet (Wasser/Ethylenglykol'?). Bei Kihlbedarf wahrend ausreichend
tiefen Aussenlufttemperaturen (insbesondere Speicherladungen nachts) kdnnen die Ruckkahl-
aggregate auf Free-Cooling-Betrieb umgeschaltet werden.

Der Priméar-Kreislauf ist fir das Temperaturniveau 9/15°C ausgelegt (Wasser/Ethylenglykol). Uber
einen Plattenwarmeaustauscher nimmt der Primar-Kreislauf die Kalteleistung aus dem Speicher-
lade-Kreislauf auf. Die zwei seriell geschalteten technischen Speicher haben in erster Linie den
Zweck, den Speicherlade- und Niedertemperatur-Kreislauf hydraulisch zu entkoppeln sowie die
Anzahl Ein- und Ausschaltungen der Kaltemaschine zu reduzieren. Auf der Sekundérseite der
Speicher befindet sich die Kalteverteilung des Niedertemperatur-Systems, welches den Luft-

10) Das Ethylenglykol/Wasser-Gemisch wurde mittels Refraktometer-Messung am Institut fir Verfahrenstechnik der ETH Zirich
untersucht: Refraktometer auf 20°C thermostatisiert. 100% Wasser: n = 1.3332, 100% Ethylenglykol: n = 1.4278, Probe aus
System A: n = 1.3549, d.h. Massenanteil Ethylenglykol = 22.94% =~23%. Kontrolle mit Mischung 23% Ethylenglykol und 77%
Wiasser (exakt 23.2% Ethylenglykol): n = 1.3553. Der Wert liegt praktisch auf der Kalibriergeraden.
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kUhler in der Aussenluftaufbereitung und den Plattenwarmeaustauscher zwischen dem Nieder-
temperatur-Kreislauf 11/17°C und Hochtemperatur-Kreislauf 16/18°C versorgt.

Liiftung und Raumkiihlsysteme

Das gesamte Gebadude wird Uber eine zentrale Klimaanlage mit Aussenluft versorgt. Acht Ein-
heiten zur Nachwarmung der Zuluft sorgen fir eine individuelle Anpassung der Temperatur auf
das von der jeweiligen Zone geforderte Niveau. Neben der Versorgung des Gebdudes mit
Aussenluft dient die Klimaanlage der Kihlung der Flachen ohne wassergebundene Raumkuhl-
systeme (ca. 45% der klimatisierten Buroflache), der Entfeuchtung sowie der Befeuchtung.

Die Aussenluft wird im Bereich des Innenhofs angesaugt. Die Vorkonditionierung der Aussenluft
beinhaltet im Wesentlichen folgende Prozesse: Vorwarmung mittels Warmerlckgewinnung
(WRG), 1. Filterstufe (F6), Nachwarmung mittels WRG, 2. Filterstufe (F9), Nachwarmung im Heiz-
betrieb (bei Bedarf) mittels PWW-Lufterhitzer, Kihlung und Entfeuchtung (bei Bedarf) mittels
PKW-Luftkihler, Befeuchtung (bei Bedarf) mittels Kontaktbefeuchter.

Die drehzahlregulierten Ventilatoren sorgen fiir einen konstanten Uberdruck im Zuluft- bzw.
Abluftkanalnetz (variabler Luftvolumenstrom in Abhadngigkeit der Anzahl zugeschalteter Zonen).
Die Zulufttemperatur nach der Vorkonditionierung wird konstant auf 14°C geregelt. Bei
Unterschreitung des Taupunktes wird entfeuchtet. Die aufbereitete Aussenluft wird zu den
Liftungs-Unterzentralen verteilt und in Abhadngigkeit der resultierenden Kihlbedarfe der Zonen-
Regler der Einzelraumregulierung oder des Ablufttempertur-Reglers nachgewarmt (Minimalwert
14°C, Maximalwert 20°C). Die Zonen werden mit einem konstanten Zuluftvolumenstrom
beliefert, die Einbringung in die Rdume erfolgt mittels Drallauslassen bzw. Druckdecken in den
nicht umgebauten Biroraumlichkeiten. Zwei Abluftanlagen in den Dachzentralen sorgen fir den
Abtransport der verbrauchten Luft. Die Fortluft wird Uber vertikale Fortluftrohre vertikal Uber
Dach geblasen. Die in der Fortluft enthaltene Warmeenergie wird im Sommerbetrieb fir die
Nachwarmung der Zuluft verwendet (im Winterbetrieb konventionelle WRG). Dazu wird ein
Kreislaufverbund-System (KVS) mit drehzahlgeregelter Umwalzpumpe verwendet. Die Energie
wird via PWW-Verteilnetz an die dezentralen Nachwarmer geflhrt und je nach Bedarf zur
Nachwarmung der Zuluft der verschiedenen Zonen verwendet.

Als dezentrale Raumkdihlsysteme werden Kihldecken und vereinzelt Umluftkihlgerate einge-
setzt. Die PKW-Verteilung im Hochtemperatursystem erfolgt mittels druckgeregelter Umwalz-
pumpe. Das Hochtemperatursystem gibt die aus den Blrordumen abgefihrte Energie Gber den
Plattenwdrmetauscher an den Niedertemperatur-Kreislauf ab.
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Regelung

Die Kalteerzeugung wird freigegeben, wenn der zentrale Luftkihler oder eines der dezentralen
Kihlsysteme in einer festgelegten Zeitspanne Kaltebedarf meldet. Falls es die Aussen-
temperaturen erlauben, wird die Kalteerzeugung mittels "Freier Speicherladungsbetrieb"
freigegeben. Wenn dies nicht moglich ist, wird die Kalteerzeugung mit der Kaltemaschine frei-
gegeben. Uber den Verdampfer und Kondensator wird mit konstantem Volumenstrom
gefahren. Die Kaltemaschine wird auf eine konstante Primar-Vorlauftemperatur reguliert (9°C).
Die drehzahlregulierte Speicherlade-Pumpe wird in Betrieb genommen, sobald die Kalte-
erzeugung freigegeben ist. Der Massenstrom wird auf eine konstante Sekundar-Vorlauf-
temperatur geregelt (11°C). Die Umwalzpumpen im Primar- und RuckkUhl-Kreislauf werden
gleichzeitig mit der Freigabe der Kaltemaschine freigegeben. Ein Dreiwegventil stellt die
Rucklauf-Hochhaltung sicher. Die minimale Eintrittstemperatur des Kihlwassers in den Konden-
sator war im Originalzustand auf 28°C eingestellt. Die Ventilatoren der Rickklhler-Einheiten
sind wahrend dem FC- und Kéaltemaschinen-Betrieb immer in vollem Betrieb.

Die Zonen mit Kuhldecken sind mit einer Einzelraumregulierung ausgerUstet. Pro Zone wird die
Temperatur separat gemessen und durch einen kombinierten Regler die Heizung und Kihlung
reguliert (Verhinderung von gleichzeitigem Heizen und Kihlen mit 'energiefreier Todzone'
zwischen Heizen und Kuhlen). Die Soll-Raumlufttemperaturen im Kuihlbetrieb werden
folgendermassen geschoben: 22°C bei Aussentemperatur < 22°C, 26°C bei Aussentemperatur >
30°C. Die Nutzer kénnen zudem mittels Drehknopf den Raumtemperatursollwert um + 2K
beeinflussen. Auf diese Weise kann optimal auf die individuellen Bedirfnisse der Benutzer
eingegangen werden. Die Schaltzeiten der Liftungsanlage sind von Montag bis Freitag von 6:00
bis 19:00.
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Abbildung 14: Vereinfachtes Prinzipschema der Klimakélteanlage in Blirogebdude A
(Messstellen-Verzeichnis siehe Anhang A1).

3.3.2 Klimakalteanlage in Birogebaude B

Objektbeschrieb

Beim Objekt B handelt es sich um ein siebenstdckiges Betriebsgebdude einer Bank in der City
von ZUrich. In diesem Gebdude befinden sich im EG eine Schalterhalle und ein Geschaft, Blro-
raume im 1.-5. OG, ein Personalrestaurant mit Kiche und Buffet im 6. OG, Technikrdume im
7. OG (Ruckkihlung der Kaltemaschine, Luftaufbereitungsanlagen) sowie Lager- und Technik-
raume im 1. und 2. UG. Die Aussenfassade (Steinmauerwerk) des Gebé&udes ist denkmal-
geschitzt.

Die Kalteerzeugung und -verteilung in diesem Gebdude wurden in den Jahren 2004/2005
komplett erneuert. Die bestehende Kaltemaschine wurde altershalber durch eine neue ersetzt.
Gleichzeitig wurden wassergebundene Raumkuhlsysteme in den Blros eingebaut (Kihldecken,
Kdhlsegel und Umluftkliihlgerate). Es ist insbesondere darauf hinzuweisen, dass die Biro-
raumlichkeiten keine mechanische Liftung haben, der Luftwechsel erfolgt ausschliesslich durch
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FensterlUftung. Das Personalrestaurant, die Klche, der Verkaufsladen und weitere Raume
werden mechanisch belliftet. Um die grundlegenden Unterschiede zwischen System A und B
herauszuarbeiten, wurden in der Messkampagne nur die Blrordume mit wassergebundenen
Kihlsystemen betrachtet. In Abbildung 15 ist ein vereinfachtes Prinzipschema der Anlage
dargestellt.

Es ist festzuhalten, dass zum Zeitpunkt der Messkampagne noch nicht alle Kalteverbraucher
angeschlossen waren. Diese Tatsache verzerrt die Resultate in einem gewissen Masse, da das
Verhaltnis zwischen dem Energieverbrauch der Hilfsaggregate und erzeugter Kalteenergie un-
glnstiger als im Endzustand ist. Im Endausbau wird die Kalteleistung rund 150 kW hdher sein
als zum Zeitpunkt der Messungen.

Kélteerzeugung und -verteilung, Riickkiihlung

Die Kalteerzeugung sowie die Aggregate und Armaturen fir die Kalteverteilung befinden sich in
der Kaltezentrale im 2. UG. Als Ersatz flr die alte Kéltemaschine wurde ein wassergekihlter
Kaltwassersatz mit zwei parallel geschalteten Turboverdichtern installiert. Im PKW-System ist
kein technischer Speicher vorhanden. Die Kreisldufe Uber den Verdampfer und die Verbraucher
sind Uber den PKW-Verteiler hydraulisch entkoppelt. Der Volumenstrom durch den Verdampfer
ist konstant, die Umwalzpumpen in den Verbraucher-Kreisldufen sind druckgeregelt. Die
Ruckkihlung der Kaltemaschine erfolgt mit einem offenen Verdunstungskihlturm im 7. OG, der
nicht erneuert, jedoch einer Revision unterzogen wurde. Die Umwalzpumpe im Ruckkahl-
Kreislauf fordert entweder 80% oder 100% des Maximalvolumenstroms (siehe unten).

Liiftung und Raumkiihlsysteme

Wie bereits erwahnt werden die Blroraumlichkeiten nattrlich bellftet. Die Baroraume im 1.—
5. OG sind mit drei verschiedenen wassergebundenen Raumkihlsystemen ausgeristet: (1) Kihl-
decke, (2) Umluftkihlgerdte und (3) Kuhlsegel. Fir jede Zone entnimmt eine druckgeregelte
Umwalzpumpe die fir die Raumkihlung bendtigte PKW-Menge aus dem Verteilnetz.

Regelung

Die Freigabe der Kaltemaschine erfolgt Uber die Aussentemperatur (Freigabe bei Aussen-
temperatur = 18°C, keine Freigabe unter 15°C). Das "Fehlen" eines technischen Speichers fihrt
bei Schwachlast zu haufigem Takten der Kaltemaschine, es ist anlageseitig darauf zu achten,
dass das Sekundarnetz mit den Kihldecken entsprechend hochgehalten wird, um fir den Start
den min. Kéltebedarf von 114 kW (20% der Maximallast) sicherzustellen.
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Die Kaltemaschine lauft an, wenn die Aussentemperatur-Vorgabe erfillt ist und die Einzel-
raumregelungen gentgend Kuhlbedarf melden. Bei Freigabe der Kéltemaschine wird die
Umwalzpumpe der Gruppe "Luftung" eingeschaltet. Die Umwalzpumpe der Gruppe "Raum-
kdhlung" wird in Abhangigkeit der Aussentemperatur separat freigegeben.

Der Sollwert der PKW-Temperatur wird in Abhdngigkeit der Aussentemperatur geregelt:
Schiebung von 10°C bei 28°C bis 14°C bei 22°C Aussentemperatur. Diese Werte kdnnen sehr
einfach im Leitsystem verstellt werden. Das Einschalten bzw. Ausschalten der Kaltemaschine
erfolgt bei einem Uberschwingen bzw. Unterschwingen von 1.5 K (Vermeiden von h&ufigem
Takten). Die druckgeregelte Umwaélzpumpe der Gruppe "Kaélte Laftung" Gbernimmt die Kalt-
wassertemperatur aus dem PKW-Verteiler. Die Gruppe "Raumkihlung" ist mit einem Dreiweg-
ventil (Bypass) ausgerustet. Die Umwalzpumpe ist ebenfalls druckgeregelt.

Die Umwalzpumpe im Ruckkihl-Kreislauf wird Gber einen FU in Funktion der Aussentemperatur
auf die zwei Sollwerte 100% und 80% des maximalen Volumenstroms geregelt. Die minimal
zulassige Kuhlwasser-Eintrittstemperatur in den Kondensator wird Uber das 3-Wege-Mischventil
im Rdckkahlkreislauf (Hochhaltung) in Abhangigkeit des Kondensationsdrucks geregelt. Die
Hochhaltung ist auf 20°C eingestellt. Die Ventilatorstufen-Regelung des offenen Kuhlturmes im
7. OG besteht aus einem 2-Punkt-Thermostat. Die erste Laststufe ist die Bespriihung, steigt die
Austrittstemperatur auf Uber etwa 22-23°C an, wird die erste Ventilatorstufe in Betrieb
genommen. Steigt die Wassertemperatur weiter an, wird die zweite Ventilatorstufe aktiviert.

Pro Zone sind zwei Referenzrdume definiert, in welchen die Feuchtigkeit Gberwacht wird (Tau-
punktiberwachung). Ubersteigt die Feuchte einen bestimmten Wert, wird die VL-Temperatur
der entsprechenden Zone angehoben.

In den R&umen mit Kihldecken und Kihlsegeln kénnen die Nutzer keine Einstellungen
vornehmen. Die Ventilatoren der Umluftkihlgerate hingegen kénnen in drei Stufen geschalten
werden. Der Raumtemperatur-Sollwert kann mittels Drehpotentiometer um + 2 K beeinflusst
werden. Im Leitsystem kann fdr jeden Raum ein Sollwert fir den ordentlichen Betrieb und einen
tieferer Sollwert flr die Nachtauskthlung definiert werden. Fir die Phase der Nachtauskihlung
werden die Umluftkihlgerdte automatisch auf Ventilatorstufe 3 geschaltet (Bedingung: Gerat
nicht auf Stellung 0). Die Nachtauskihlung erfolgt immer dann, wenn die Aussentemperatur um
17:00 grosser als 17°C ist. Falls diese Bedingung erfullt ist, erfolgt die Freigabe fir die Nacht-
auskthlung um 21:00 und dauert bis 5:00. Sinkt in dieser Zeit die Aussentemperatur unter
13°C, wird die Nachtauskihlung beendet.
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Abbildung 15: Vereinfachtes Prinzipschema der Klimakélteanlage in Blirogebdude B
(Messstellen-Verzeichnis siehe Anhang A2).

3.4 Vergleich der Biirogebaude und Klimakalteanlagen

In Tabelle 2 sind die wichtigsten Daten der Birogebdude und Klimakalteanlagen zusammen-
gestellt. Die Gebaude sind von der Grosse und Nutzung her vergleichbar. Beide Anlagen weisen
das Potenzial fir einen relativ kleinen Hub auf, insbesondere System B mit der wasser-
gebundenen Raumkiihlung und nassen Rickkihlung. Die tiefsten Wassertemperaturen sind 9°C
in Anlage A und 10°C in Anlage B. Die Hochhaltungen sind mit Werten von 28°C (trockene
RuckkUhlung in System A) und 20°C (nasse Rickkihlung in System B) vergleichsweise tief. Auch
das Kalteverteilungssystem ist ahnlich aufgebaut: Der Speicher in System A ist in System B quasi
durch den PKW-Verteiler "ersetzt" (hydraulische Entkopplung).

Von besonderem Interesse ist die Betrachtung der unterschiedlichen Kihl- und Liftungssysteme
in den beiden Gebaduden. Auf der einen Seite sind in System A Raume nur mit Luftkihlung
(nicht sanierte Mieterflachen) und Rdume mit wassergebundener Kihlung und Hygieneliiftung
vorhanden. Auf der anderen Seite werden in System B bewusst nur die Rdume mit wasser-
gebundener Kihlung und Fensterltiftung untersucht. Ein weiterer interessanter Punkt ist die
Untersuchung des Einflusses der unterschiedlichen Ruckkthlsysteme auf die Effizienz.
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Biirogebaude/Klimakalteanlage A

Biirogebaude/Klimakalteanlage B

Allgem. Informationen:

Flnfstdckiges Blro- und Geschéaftshaus
in Zarich-Nord

Siebenstockiges Buro- und
Geschaftshaus in Zurich City

Nutzung:

Betriebsliegenschaft einer Bank. U.a. mit
Schalterhalle, Einzel- und Grossraum-
biros sowie vermieteten Dienstleistungs-
flachen

Betriebsliegenschaft einer Bank. U.a. mit
Schalterhalle, Einzel- und Grossraum-
blros, Personalrestaurant

Nutzflache (gekihlte

ca. 2'425 m2 (1335 m2 mit Kdhldecken,

ca. 3'440 m2 (nur Blros mit wasserge-

Buroflache): 1090 m2 "nur Luft") bundenen Kihlsystemen betrachtet)

Gebaude: Mittelschweres Gebaude, Flachdach Schweres Gebgude

Fassade: Kastenfenster mit integriertem Sonnen- Steinmauerwerk, Fassade denkmal-
schutz (6ffenbar nur fir Reinigung), geschitzt. Fensteranteil ca. 30%
Fensteranteil ca. 45%, Fassade U = 0.9
W/m2 K, g =0.15 inkl. Storen

Sonnenschutz: In Kastenfenster integrierter Sonnen- Aussenliegende Lamellenstoren

schutz (autom., manuell Gbersteuerbar)

Kiihllasten (Auslegung
Blrordume):

34-43 W/m?

20-45 W/m?

Kaltemaschine:

Kéaltemittel:
Kalteleistung:
Leistungsaufnahme
Verdampfer A/E, Ap
Kondensator E/A, Ap

Wassergekihlter Kaltwassersatz
mit 2 Schraubenkompressoren

R134a

186 kW

62.3 kW
9/15°C, 17 kPa
40/45°C, 34 kPa

Wassergekihlter Kaltwassersatz
mit 2 Turbokompressoren

R134a

570 kW

111 kW
8/14°C, 45 kPa
30/36°C, 45 kPa

Riickkiithlung:

Ruckkuhlleistung:
Ventilatorleistung:
Kthlmedium E/A

4 TrockenrtickkUhler-Einheiten

229 kW
2.5 kW (Messung)
45/40°C (Wasser/Ethylenglykol)

Offener Verdunstungskhlturm

660 kW
2 kW /6 kW (Messung Stufen 1 & 2)
36/30°C

Hochhaltung 28°C 20°C
Pumpenkaltwasser: PKW 11/17°C (konstant) PKW VL 10-14°C (abhangig von der
Aussentemperatur)
Verbraucher: (a) LuftkUhler der zentralen Aussenluft- (a) Verschiedene Aussenluftaufberei-
aufbereitung (Kihlung, Entfeuchtung), tungsanlagen (z.B. Personalrestaurant,
PKW 11/17°C nicht betrachtet in dieser Studie)
(b) Khldecken (und wenige Umluft- (b) Kahldecken, Umluftkthlgerate und
kihlgerate, PKW 16/18°C Kihlsegel, PKW 16/18°C
Liiftung: (a) Rdume mit Kihldecken und Die in Rahmen dieser Studie betrachteten
UmluftkUhlgeraten: 6 m3/h m2 gekihlten Burordume haben keine me-
(b) Rdume mit Luftkihlung alleine: chanische Liftung.
10-14 m3/h m2 (nicht erneuerte
Mieterflachen)
Tabelle 2: Vergleich der Birogebdude und Klimakélteanlagen A und B. Die Daten zu den

Kaltemaschinen und Rickkihlsystemen sind Auslegungsdaten.
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3.5 Messkampagnen

3.5.1 Messaufbau

Die beiden Anlagen wurden messtechnisch nachgeristet, so dass die interessierenden Grossen
bestimmt werden konnten'". Dazu gehdren insbesondere die erzeugte Kalteleistung, der Enthal-
piestrom des PKW, die Rickkuhlleistung sowie die aufgenommene Leistung der Kompressoren
und Hilfsaggregate (Ventilatoren, Umwalzpumpen, usw.).

Die Messstellen sind in den Schemata eingezeichnet (Abbildung 14 und Abbildung 15). Fur die
Messung der Temperaturen wurden kalibrierte PT100 4-Leiter (Messunsicherheit 0.2 K), fir die
Volumenstrome verschiedene Typen Ultraschall-Durchfluss-Messgerate verwendet (Messun-
sicherheit im Bereich £5% bis +10% infolge relativ kurzer Beruhigungsstrecken vor und nach
den Sensoren und infolge Signalrauschen). In System A wurde die Energieaufnahme der Komp-
ressoren mit Energiezdhlern gemessen (1 Impuls pro 100 Wh). In System B wurde ein hoch-
prazises Leistungsmessgerat verwendet. Die Leistungsaufnahme der Hilfsaggregate wurde
teilweise in Einzelmessungen bestimmt und als konstant angenommen (z.B. Leistung der stufen-
weise betriebenen Ventilatoren in den Rickklhler-Einheiten und Leistung von Umwalzpumpen
mit konstantem Volumenstrom). Zur Uberpriifung der Vollstandigkeit des Messaufbaus und der
Plausibilitdat wurden nach der Installation der Instrumente wahrend mehreren Tagen Probe-
messungen durchgefihrt und ausgewertet. Detaillierte Zusammenstellungen der Messgrossen
und benutzten Messinstrumente sind in Anhang A1 und A2 zu finden. Informationen zu den
Messunsicherheiten sind in Anhang A3 zusammengestellt.

Ergédnzend zu den installierten Messgerdten standen jeweils Daten der Leitsysteme zur Ver-
flgung. Diese beinhalten u.a. Temperaturen an der Kaltemaschine und im PKW-System (redun-
dante Messungen), Temperaturen und Reglereinstellungen in verschiedenen Birordumen sowie
in System A Messdaten der zentralen Aussenluftaufbereitung.

3.5.2 Klimakalteanlage A

Die Messungen an der Klimakalteanlage A erstreckten sich Uber den Zeitraum vom Mitte August
bis Ende Oktober 2004. In einer ersten Phase (20.8. bis 16.9.2004) wurde die Anlage in ihrem
Original-Zustand belassen. Danach wurden verschiedene Betriebsparameter verandert (17.9. bis
28.10.2004). Das Ziel der Anpassungen war, Messungen bei kleineren Temperaturhiiben durch-
zuflhren:

11) Die Messkampagnen wurden in Zusammenarbeit mit der Hochschule fiir Technik+Informatik Burgdorf (Berner Fachhochschule)
durchgefuhrt. Die Autoren danken insbesondere Dr. M. Zehnder und Ch. Nussbaum.
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e Reduktion der Hochhaltung (Eintrittstemperatur des Kihlwassers in den Kondensator) von
28°C auf 25°C und in einem zweiten Schritt von 25°C auf 22°C.

e Erhohung der Kaltwassertemperaturen um 3 K, d.h. Austrittstemperatur Verdampfer 12°C
statt 9°C und PKW-Vorlauf 14°C statt 11°C. Gleichzeitig wurden der Zuluft-Sollwert der
zentralen Aussenluftaufbereitung von 14°C auf 16°C und die PKW-Temperatur der Hoch-
temperatur-Kélte von 16°C auf 17°C angehoben.

Die Erhdhung der PKW-Temperatur resultiert in einer reduzierten maximalen Kalteleistung in
den Raumen. Da ab Mitte September keine Spitzenlast zu erwarten war, flhrte dies zu keinerlei
Problemen. Sdmtliche Anpassungen erfolgten nach Absprache mit dem Anlagenbetreiber und
dem Kaltemaschinenlieferanten. Die Kaltemaschine funktionierte mit dem reduzierten Hub
einwandfrei, einzig beim kleinsten Hub (Primar-Kreislauf 12°C und Hochhaltung 22°) ist eine
Storung aufgetreten. Nach Abschluss der Messkampagne wurde die reduzierte Hochhaltung von
25°C beibehalten.

3.5.3 Klimakalteanlage B

Die Messkampagne an der Klimakéalteanlage B dauerte von Mitte Juli bis Ende August 2005.
Auch diese Anlage wurde vorerst im Original-Zustand, d.h. mit der gleitenden PKW-Temperatur,
ausgemessen. Anschliessend wurde die PKW-Temperatur schrittweise zwischen 8°C und 16°C
verandert (jeweils konstanter Wert lber eine bestimmte Zeitspanne). Schliesslich wurde wahrend
rund 10 Tagen eine konstante PKW-Temperatur von 8°C eingestellt, um einen Datensatz bei
grosseren Hiben zu erhalten.

Die Sollwert-Verstellungen kénnen an der Anlage bequem am Touchscreen des Leitsystems
vorgenommen werden. Es war deshalb einfacher als in Anlage A, den gesamten Bereich
maoglicher Temperaturhibe abzufahren.

3.6 Datenauswertung

Fur die Analyse der grossen Datenmenge (z.B. System A: 70 Messtage, 77 Messgrdssen mit
Messintervallen zwischen 30 Sekunden und 5 Minuten) wurde ein Auswertungstool in Igor Pro'2
programmiert. Dieses Tool ermdglicht das automatische Einlesen der Rohdaten und die Konver-
tierung in eine skalierte Vektor- bzw. Matrixform (so genannte "Waveform" anstelle von XY-

12) WaveMetrics Inc., Lake Oswego, USA (www.wavemetrics.com). Samtliche Auswertungen, Berechnungen und Diagrammen in
dieser Studie wurden mit Igor Pro (Version 5) erstellt.
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Paaren). In der skalierten Vektorform konnen die Daten auch bei unterschiedlicher Zeitbasis
aufgrund unterschiedlicher Messintervalle einfach und effizient ausgewertet werden. Dazu
gehoren insbesondere statistische Auswertungen Uber definierte Zeitspannen zur Berechnung
von Leistungen, COP-Werten, usw. oder die Bestimmung von Energiemengen mittels
numerischer Integrationsverfahren zur Berechnung von Arbeitszahlen. Eine Warmeenergie-
menge Q (in kJ oder kWh) zwischen den Zeitpunkten t, und t, wurde beispielsweise wie folgt
berechnet:

t2

Q= [p(MV®)c(T)AT () dt
t1

Dabei ist V/ (t) die gemessene Zeitreihe des Volumenstroms und AT (t) =T, (t) =T, (t) die Zeit-
reine der Temperaturdifferenz zwischen Vorlauf und Ricklauf. Fir die Dichte p(7_') und die spe-

zifische Warmekapazitit c(T) werden bei jedem Integrationsschritt die Werte bei der mittleren

Temperatur eingesetzt.

Die Datensatze sind nicht immer durchgehend verfligbar (z.B. infolge des Ausfalls eines Mess-
gerdtes oder Data Loggers). Bei der Auswertung von Momentanwerten musste jeweils ein
geeignetes Zeitintervall mit stationdren Betriebsbedingungen festgelegt werden. Fir die
Bestimmung von Mittelwerten und Streumassen wurde, wenn maoglich, ein Intervall von
mindestens 30 Minuten gewahlt.

3.7 Beispiel einer Messreihe (System A)

In Abbildung 16 sind beispielhaft die Verlaufe von verschiedenen gemessenen bzw. berechneten
Grossen dargestellt. Man sieht, wie die Kéaltemaschine in der Nacht und in den Vormittags-
stunden mehrmals in Betrieb war, um die PKW-Speicher aufzufillen. In diesen Betriebsphasen
arbeitete die Ruckkihlung auf dem Niveau der eingestellten Hochhaltung (28°C). In den
warmen Nachmittagsstunden war der Kaltebedarf, insbesondere fur die Abkihlung bzw. Ent-
feuchtung der Aussenluft, relativ gross. Gleichzeitig ist die Kondensationstemperatur und damit
auch der innere Temperaturhub erheblich angestiegen. Zwischen ca. 16:00 und 19:00 waren
beide Kompressoren in Betrieb und man kann bereits hier erahnen, dass in dieser Zeit die
Leistungszahl der Kaltemaschine tiefer ist, da die Kompressorleistung im Verhaltnis starker
ansteigt als die Verdampferleistung (siehe Kap. 4.1.1). Im untersten Diagramm ist zu sehen, wie
die Aussenluft auf konstant 14°C abgekUhlt wird und in der beispielhaft gezeigten Zone mit
dem KVS auf rund 16°C nachgewarmt wird.
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Abbildung 16: System A: Beispiel einer Messreihe (6.9.04). Von oben nach unten: Temperaturen
in Kondensator- und Verdampferkreislauf, Verdampfer- und Kompressorleistung
sowie Zuluft- und Ablufttemperaturen.
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4 Resultate und Diskussionen

In Kap. 4.1 und 4.2 werden die wichtigsten Resultate der Messungen diskutiert. In der Analyse
stehen folgende Fragen im Zentrum:

(1) Wie gross ist die Leistungszahl der Kéltemaschine und des Kaltesystems in Abhangigkeit des
inneren Temperaturhubes?

(2) Wie gross ist die Arbeitszahl der Kaltemaschine und des Kaltesystems bezogen auf die
erzeugte Kalteenergie?

(3) Wie gross ist die Arbeitszahl des Gesamtsystems "Kalte & Liftung" bezogen auf die aus
dem Gebaude abgeflhrte Energie (= Nutzen)?

In Kap. 4.3 werden die Klimakélteanlagen miteinander verglichen (GUtegrad der Kalte-
maschinen, Exergieanalyse). In Kap. 4.4 wird am Beispiel von System A das Energieeinspar-
potenzial durch Ausnltzung eines kleinen Hubes abgeschatzt (Betriebsoptimierung). Die
wesentlichen Erkenntnisse aus den Messungen werden in Kap. 4.5 zusammengefasst, gleich-
zeitig wird eine Klimakalteanlage mit sehr hoher System-Jahresarbeitszahl vorgestellt (JAZ

~
~

Sys
25). Schliesslich werden in Kap. 4.6 die Anlagen aus 6konomischer Sicht miteinander verglichen.

4.1 Burogebadude / Klimakalteanlage A

4.1.1 Leistungszahlen

Eine erste wichtige Energieeffizienz-Kenngrdsse ist die Leistungszahl. In Abbildung 17 ist der
Coefficient of Performance der Kéltemaschine (COP) und der Coefficient of System Performance
(COSP) in Abhangigkeit des inneren Temperaturhubes AT, dargestellt. Diese Werte sind wie folgt
definiert:

e COP = Verhéltnis von Kalteleistung zu Kompressorleistung, d.h. Betrachtung des Kalte-
maschinenprozesses alleine.

e COSP = Verhdltnis von Kalteleistung zur gesamten elektrischen Leistungsaufnahme der
Klimakalteanlage. Dazu gehdren die Leistungsaufnahme der Kompressoren, samtlicher
Umwalzpumpen (Ruckkdhl-, Primér-, Sekundar-, Kihldecken-Kreislauf, PKW-Verteilung) und
der Ventilatoren der Rickklhler-Einheiten.
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Abbildung 17: System A: Leistungszahl der Kéltemaschine (COP, links) und des Gesamtsystems
(COSP, rechts) in Funktion des inneren Temperaturhubes (AT, = T,—T,). Die
Leistungszahl wurde fir insgesamt 136 stationdre Betriebspunkte berechnet
(in den meisten Fallen Mittelwertbildung Gber mind. 30 Min. Betriebszeit).

Obwohl die COP-Werte aufgrund der beschrankten Auflésung der Energiezdhler und der Fehler
der Volumenstrommessung relativ grosse Unsicherheiten aufweisen (im Bereich von +10% bis
+15%) ist ein klarer Trend zu erkennen. Beim Betrieb von einem Kompressor steigt der COP von
rund 4.0 bei einem Hub von 30 K auf rund 5.4 bei 15 K. Durch die Reduktion des Temperatur-
hubes um 15 K wird der COP um ca. 40% erhoht. Die Leistungszahl ist deutlich tiefer wenn
beide Schraubenkompressoren in Betrieb sind. Der Grund daflr liegt im unglnstigen Teillast-
verhalten der Kompressoren und Elektromotoren.

Wenn die Leistungsaufnahme aller "Hilfsaggregate"'® in der Bilanzierung mit berlcksichtigt
wird (COSP), steigt die System-Leistungszahl mit kleiner werdendem Temperaturhub nicht an.
Mit einem Kompressor betragt die Leistungszahl des Kaltesystems ca. 3.5 Uber den gesamten
Bereich. Wenn beide Kompressoren laufen, ist die Reduktion der COSP-Werte weniger ausge-
pragt (z.B. Reduktion von 3.1 auf 2.85 bei einem Temperaturhub von 35 K). Mit anderen
Worten: Bei hohem Kéltebedarf fiur die Luftkiihlung und Entfeuchtung in den heissen
Nachmittagsstunden und dem damit verbundenen grossen Temperaturhub infolge hoher
Kondensationstemperaturen fallt die Leistungsaufnahme der Hilfsaggregate weniger ins
Gewicht als bei tiefem Kaltebedarf. Bezogen auf die gesamte Betriebszeit der Anlage sind solche
Zustande relativ selten. In der restlichen Betriebszeit und vor allem nachts, wo kleine Tempe-
raturhlbe grundsatzlich méglich sind, ist die Auslegung und Betriebsweise der Umwalzpumpen
und Ventilatoren von entscheidender Bedeutung.

13) Die Pumpen und Ventilatoren sind keineswegs Hilfsaggregate. Der Einfachheit halber wird der Begriff trotzdem verwendet.
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Die gemessenen Leistungszahlen wurden mit Daten des Warmepumpentestzentrums'® (WPZ)
verglichen (Abbildung 18). Fir den Vergleich wurden drei Wasser/Wasser-Anlagen mit Kalte-
leistungen Uber 50 kW gewahlt. Die Kalteleistung kann mit den Volumenstrom- und Tempe-
raturwerten aus den WPZ-Daten bestimmt werden, Angaben zum inneren Temperaturhub sind
jedoch nicht vorhanden. Der Hub wurde fir den Vergleich definiert als Temperaturdifferenz
zwischen Kondensatoraustritt und Verdampferaustritt. Dieser modifizierte Temperaturhub AT}’
ist ein strengeres Kriterium als der innere Temperaturhub, da die Irreversibilitditen des
Verdampfers und Kondensators in der Betrachtung "inbegriffen" sind.

Extrapolation

—— Messungen System A

Daten Warmepumpentestzentrum
fir Wasser/Wasser-Anlagen mit
Kélteleistung tber 50 kW:

¢ Solar- und WP-Technik,

3 Niederbiiren: Typ Futura
&) : ) HWW 16/16 EVU, R134a
- i O Alpha-InnoTec, Kasendorf (D):
I @ WW 910-1, R407C
3r )
L RN VvV KKW, Kulmbach (D):
B 9 Typ WI 90C, R407C
2 I | R R | PR SR SN T SR WA N SN )
10 20 30 40

Temperaturhub AT, / K

Abbildung 18: System A: Vergleich der gemessenen COP-Werte ("Best Fit" fir Betrieb mit einem
Schraubenkompressor) mit Daten des Warmepumpentestzentrums.

Die Daten des WPZ wurden flr den Vergleich von kleinen Hiben um rund 15 K nach unten
extrapoliert. Die COP-Kurve der unter realen Betriebsbedingungen gemessenen Anlage in
Blrogebadude A liegt im Vergleich am unteren Rand. Die Leistungszahl kann durch Verwendung
einer anderen Kalteanlage im Bereich kleiner Hibe um rund 10% verbessert werden. Des
Weiteren lasst die schwach konkave Form der Kurven eindeutig darauf schliessen, dass der
Gutegrad bei allen vier Anlagen mit kleiner werdendem Temperaturhub abnimmt. Diese Fest-
stellung ist ein Indiz daflr, dass viele Standard-Anlagen nicht flr kleine Temperaturhibe
geeignet sind. Insbesondere Kaltemaschinen mit Schraubenkompressoren weisen bei kleinen
Temperaturhliben einen tiefen Gitegrad auf (siehe auch Kap. 4.3).

COP- und COSP-Werte sind Momentanbetrachtungen. Der COSP kann verfalscht werden durch
die Tatsache, dass im betrachteten Zeitraum nicht zwingend alle Pumpen in Betrieb sein missen

14) Warmepumpentestzentrum an der Interstaatlichen Hochschule fir Technik Buchs (NTB, www.ntb.ch). Diese dusserst zuver-
|&ssige Datenbasis wurde herangezogen, um sich nicht auf Herstellerangaben abstitzen zu missen.
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(beispielsweise wenn am Ende einer Zeitspanne mit Kihlbedarf noch der Speicher gefiillt wird).
Die Pumpen der Kalteverteilung und im Kihldecken-Kreislauf sind oft deutlich langer in Betrieb
als die Kaltemaschine. Weiter findet man in der Praxis oft Systeme, in denen die Pumpen und
Ventilatoren nach dem Ausschalten der Kaltemaschine eine Nachlaufzeit haben; im schlimmsten
Fall laufen die Umwalzpumpen sogar durchgehend.

Aus diesen Grinden ist die Aussagekraft der Momentanbetrachtung mit dem COSP-Wert be-
schrankt. Als Mass fur die Energieeffizienz sind Arbeitszahlen Gber einen bestimmten Zeitraum
besser geeignet. Vor der Diskussion der Arbeitszahlen wird im folgenden Abschnitt zunachst der
Kihlenergiebedarf des Gebadudes charakterisiert.

41.2 Spezifische Kiihlenergie

In Abbildung 19 sind die spezifische aus dem Gebdude abgeflhrte Energie und die spezifische
mit der Kaltemaschine erzeugte Energie Uber eine Periode von zwei Monaten dargestellt
(Warmeenergiemengen in 24 h bezogen auf die klimatisierte Nutzflache, ohne Samstage und
Sonntage). Die abgefiihrte Energie nimmt Uber die betrachtete Zeitspanne relativ wenig ab. An
Spitzenlasttagen Ende August und anfangs September werden knapp UGber 400 Wh/m2d aus
dem Gebdude abgefuhrt (dies gilt auch fir die heissen Tage wahrend der Probemessungen
Mitte August 2004). Mitte Oktober werden trotz mittleren Aussentemperaturen um 10°C und
tiefen Globalstrahlungswerten immer noch rund 260-280 Wh/m2d abgefihrt. Eine grobe Hoch-
rechnung auf die gesamte Kihlsaison von Marz bis Ende Oktober flhrt zu einem Kihlenergie-
bedarf von rund 60-65 kWh/m?2a.

Des Weiteren ist ersichtlich, dass ab Mitte Oktober die mit der Kaltemaschine erzeugte Energie-
menge sehr klein ist. Die Kéltemaschine lduft einige Mal pro Tag, um die PKW-Speicher zu
fullen. Diese Energie wird zur Kihlung von speziellen Raumen bendtigt (z.B. Serverraum, Auto-
matenraum).

Es stellt sich die Frage, wie die spezifische Kihlenergie sich zusammensetzt. In Abbildung 20 ist
die spezifische aus dem Gebdude abgeflihrte Energie in Abhangigkeit der mittleren Aussen-
temperaturen wahrend den Tagesstunden dargestellt. Dabei wird zwischen

(1) Raumen mit Kuhldecken und Hygienellftung (1340 m2 Nutzflache, 6 m3/h m?) und
(2) Raumen nur mit mechanischer Liftung (1090 m2 Nutzflache, 10-14 m3/h m2; Mieterflachen,

die im Rahmen der Sanierung nicht erneuert wurden)

unterschieden. In den Rdumen mit "nur Luft" werden Warmeenergiemengen in der Grdssen-
ordnung von 350-450 Wh/m2d abgefihrt. In den R3umen mit Kihldecken wird Uber-
raschenderweise mehr Energie mit der Luft als mit den Kuhldecken abgefihrt und in der Summe
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wird weniger als in den luftgekihlten Rdumen abgeflhrt. Fir das Gesamtgebaude wurde als
Kenngrosse die mittlere spezifische abgeflhrte Energiemenge berechnet, welche fir die
weiteren Betrachtungen massgebend ist.
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Abbildung 19: System A: Spezifische aus dem Gebdude abgefihrte Energie und spezifische
erzeugte Kalteenergie (Ausschnitt aus Messperiode 23.8.-22.10.2004, ohne
Samstage und Sonntage, teilweise llickenhafte Daten). Untere Diagramme:
Tagessumme der Globalstrahlung und mittlere Aussentemperaturen wéahrend der
Tagesstunden (7:00-19:00).
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Abbildung 20: System A: Aus dem Gebdéude abgefihrte Energie in 24 h pro m? klimatisierte
Nutzfldche in Funktion der mittlere Aussentemperaturen wahrend der Tages-
stunden (Periode 18.8.-27.10.2004, ohne Samstage und Sonntage).

4.1.3 Arbeitszahl bezogen auf die erzeugte Kalteenergie

Wie bereits erwadhnt sind Arbeitszahlen aussagekraftiger als die Momentanbetrachtung mittels
COSP-Werten. Fur die Prozessanalyse mit Arbeitszahlen haben sich 24 h-Berechnungen als
sinnvoll erwiesen. Bevor die allgemeinen Zusammenhange diskutiert werden, betrachten wir bei-
spielhaft drei Tage aus der Messkampagne mit hohem, mittlerem und tiefem Kaltebedarf und
berechnen die jeweiligen Tagesarbeitszahlen (TAZ) der Kéltemaschine und des Kaltesystems'
bezogen auf die mit der Kaltemaschine erzeugte Kalteenergie. Die Definitionen dieser Tages-
arbeitszahlen lauten:

Tagesarbeitszahl der Kdltemaschine TAZ,,, = Verhaltnis von erzeugter Kalteenergie zu elekt-
rischer Energieaufnahme des Kompressors.

Tagesarbeitszahl des Kaltesystems TAZ, , = Verhaltnis von erzeugter Kalteenergie zur ge-
samten elektrischen Energieaufnahme des Kaltesystems (Kompressoren + Ventilatoren Rick-
kdhlung + Umwalzpumpen).

In Tabelle 3 sind die Messergebnisse und die berechneten Arbeitszahlen zusammengestellt:

15) Der Begriff "Kaltesystem" wird nachfolgend als Kurzform fur die Klimakalteanlage bestehend aus Kaltemaschine, Ruckkihlung
und PKW-System verwendet.
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Hoher Kaltebedarf Mittlerer Kalte- Tiefer Kaltebedarf
(3.9.04) bedarf (23.9.04) (14.10.04)
Erzeugte Kalteenergie 1'230.0 kWh 455.2 kWh 74.2 kWh
Kompressoren Kaltemaschine 312.3 kWh 96.1 kWh 15.1 kWh
Tagesarbeitszahl Kéltemaschine TAZ,, 3.9 4.7 4.9
Ventilatoren Ruckkihl-Einheiten 29.2 kWh 23.5 kWh 4.1 kWh
Pumpe Ruckkdhler 11.8 kWh 9.5 kWh 1.7 kWh
Pumpe Primarkreislauf 6.2 kWh 4.9 kWh 0.9 kWh
Pumpe Sekundarkreislauf 4.7 kWh 3.8 kWh 0.7 kWh
Pumpe Kalteverteilung 11.1 kWh 8.6 kWh 3.6 kWh
Pumpe Kihldecken 4.4 kWh 3.4 kWh 2.6 kWh
Elektrische Energie Hilfsaggregate 67.4 kWh 53.7 kWh 13.6 kWh
Total elektrische Energie 379.7 kWh 149.8 kWh 28.7 kWh
Tagesarbeitszahl Kaltesystem TAZ, 3.2 3.0 2.6

Tabelle 3: System A: Tagesarbeitszahl der Kéltemaschine TAZ,, und des Kaltesystems TAZ,
bezogen auf die mit der Kaltemaschine erzeugte Kalteenergie an drei Tagen aus

der Messperiode vom 18.8.-27.10.2004 (hoher, mittlerer und tiefer Kéltebedarf).

Erwartungsgemass steigt die Arbeitszahl der Kaltemaschine mit sinkendem Kaltebedarf an (von
3.9 auf 4.9), da der durchschnittliche Temperaturhub an Tagen mit tiefem Kaltebedarf kleiner
ist. Dieser Effekt ware weniger ausgepragt, wenn im Verlauf der Messkampagne die PKW-Tem-
peratur nicht erhdht bzw. die Hochhaltung nicht reduziert worden ware.

Wenn die elektrische Energieaufnahme der Pumpen und Ventilatoren berticksichtigt wird, erhalt
man ein umgekehrtes Bild: Die Tagesarbeitszahl des Kaltesystems ist bei hoherem Kéltebedarf
besser, da die elektrische Energie der Hilfsaggregate weniger ins Gewicht fallt. Am Tag mit dem
hochsten Kaltebedarf betragt der Anteil der elektrischen Energie der Hilfsaggregate rund 18%
der gesamten elektrischen Energie; an den Tagen mit mittlerem und tiefem Kaltebedarf ist der
Anteil 36% bzw. 47%. An Tagen mit wenig Kaltebedarf sind die Pumpen "Kalteverteilung" und
"Kuhldecken" viel langer in Betrieb als die Kaltemaschine und die zugehorigen Pumpen im
Primar-, Sekundar- und RuckkUhl-Kreislauf. Die Abnahme des Energieverbrauchs der Pumpen
"Kalteverteilung" und "Kuhldecken" vom mittleren zum tiefen Kaltebedarf ist deshalb im
Vergleich zu den anderen Pumpen verhaltnismassig klein. Es ist offensichtlich, dass der Einfluss
der Hilfsaggregate auf die Effizienz in der (langen) Ubergangszeit besonders gross ist.

Die Auslegung und Betriebsweise der Ventilatoren und Umwalzpumpen ist in dieser Anlage
vorbildlich gelést. Die Pumpen sind nicht Uberdimensioniert und laufen nur bei Bedarf. Bei
hohem Kaltebedarf (d.h. in der 'Nahe' des Auslegungspunktes) betréagt der Energieverbrauch
der fiinf Pumpen im Verhaltnis zur erzeugten Kalteenergie 3.1%, was in der Klimakalte ein sehr
guter Wert ist.



48

4.0 4.0
e O @ r O
3.5 3.5 [
E %D%D g g L O g % 0
| 0 = L
< m o < . 0o oogPH oo
S < L ]!
D L o 9% oo @ 30l ls 0
%- 3.0 O O Og 40_-; Or O h E ]
o L o o
= o 0 5 O O
n » O
(0] [0] L
& 25F & 25
s ~ -
2_0-‘\““\““\www‘ 2.0-“‘\\‘\\\\‘wwww\\
10 15 20 25 250 300 350 400

Mittlere Aussentemp. 7:00-19:00 [°C] spez. aus dem Geb&ude abgefihrte

Energie in 24 h [Whm?>d"]

Abbildung 21: System A: Tagesarbeitszahl des Kéltesystems TAZ,. bezogen auf die erzeugte
Kélteenergie in Abhdngigkeit der mittleren Aussentemperatur wahrend der
Tagesstunden (links) und in Abhdngigkeit der spezifischen aus dem Gebédude
abgeflhrten Energie (rechts). Messperiode 18.8.-27.10.2004, ohne Samstage
und Sonntage.

In Abbildung 21 ist die Tagesarbeitszahl des Kaltesystems in Funktion der mittleren Aussen-
temperatur und der spezifischen abgefihrten Energie dargestellt. Die TAZ,. steigt mit steigender
Aussentemperatur und damit auch mit steigendem Kalteenergiebedarf an. In anderen Worten:
Die auf die erzeugte Kalteenergie bezogene Tagesarbeitszahl ist an einem heissen Sommertag
mit hohem Kaéltebedarf trotz grossem Temperaturhub hoher als in der Ubergangszeit. Der
Einfluss des Energieverbrauches der Hilfsaggregate ist also starker als derjenige des grosseren
inneren Temperaturhubes. Im folgenden Abschnitt sehen wir, dass diese Aussage nur fur die auf
die erzeugte Kalteenergie bezogene Arbeitszahl korrekt ist.

Hochgerechnet auf die gesamte Kiihlsaison betrdgt die auf die die erzeugte Kalte-
energie bezogene Jahresarbeitszahl des Kaltesystems JAZ,; = 3.0

414 Arbeitszahl bezogen auf die aus dem Gebdude abgefiihrte Energie

Die Arbeitszahlen bezogen auf die erzeugte Kalteenergie ist eine erste wichtige Kenngrdsse.
Noch wichtiger ist die Arbeitszahl des Gesamtsystems "Kalte & Luftung" bezogen auf die aus
dem Gebéaude abgefihrte Energie, die dem Nutzen entspricht. In Tabelle 4 sind die Daten fir
die oben betrachteten Tage zusammengefasst. In dieser Betrachtungsweise muss selbst-
verstandlich der elektrische Energieverbrauch fir die Aussenluftaufbereitung und -verteilung mit
eingeschlossen werden. Diese Tagesarbeitszahl ist wie folgt definiert:
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Tagesarbeitszahl der Gesamtsystems "Kalte & Liuftung" TAZ, = Verhdltnis von der aus

Sys
dem Gebdude abgeflhrten Energie zur elektrische Energieaufnahme des Kaltesystems
(Kompressoren + Ventilatoren Rickkihlung + Umwalzpumpen) und des Luftungssystems (Venti-

latoren + Umwalzpumpe KVS).

Man kann an dieser Stelle (teilweise zu Recht) argumentieren, dass der hygienische Mindest-
luftwechsel in jedem Fall notwendig ist und deshalb nicht in der Bilanzierung mit einbezogen
werden sollte. Es wurde jedoch bewusst dieser auf das Gebdude bezogen umfassendste Ansatz
gewahlt: Wir interessieren uns dafdr, wie viel Energie gesamthaft aus dem Gebdude abgefihrt
wird (via wassergebundene Raumkihlsysteme und via mechanische Liftung) und wie viel
elektrische Energie dazu gesamthaft bendtigt wird.

Wie in Abbildung 20 dargestellt setzt sich die gesamte aus dem Gebaude abgeflihrte Energie
aus der mit der Luft (R&ume "nur Luft" und Rdume "mit Kihldecken und Hygieneluft") abge-
fihrten und aus der mit den Kihldecken abgefihrten Energie zusammen. Die Summe dieser
Energien wird auf die gesamte klimatisierte Nutzflache bezogen (2'425 m2).

Hoher Kaltebedarf Mittlerer Kalte- Tiefer Kaltebedarf
(3.9.04) bedarf (23.9.04) (14.10.04)
Erzeugte Kélteenergie 1'230 kWh 455 kWh 74 KWh
(siehe Tabelle 3) 507 Wh/m2 d 188 Wh/m2d 31 Wh/m2d
Elektrische Energie Kaltesystem 380 kWh 150 kWh 29 kWh
(siehe Tabelle 3) 157 Wh/m2 d 62 Wh/m2d 12 Wh/m2 d
Elektrische Energie Aussenluftauf- 256 kWh 256 kWh 256 kWh
bereitung und -verteilung 106 Wh/m?2 d 106 Wh/m?2 d 106 Wh/m?2 d
Elektrische Energie Gesamtsystem 636 kWh 406 kWh 285 kWh
"Kalte & Luftung" 262 Wh/m2 d 167 Wh/m2 d 117 Wh/m2 d
Aus dem Gebaude abgefihrte 939 kWh 871 kWh 690 kWh
Energie (Kihldecken, ZUL-ABL) 387 Wh/m2 d 359 Wh/m2 d 285 Wh/m?2 d
Arbeitszahl Gesamtsystem TAZg . 1.5 2.1 24

Tabelle 4:

System A: Tagesarbeitszahl des Gesamtsystems "Kalte & Luftung" TAZ,, bezogen
auf die spezifische aus dem Gebédude abgefihrte Energie an drei Tagen aus der
Messperiode vom 18.8.-27.10.2004 (hoher, mittlerer und tiefer Kaltebedarf).

In Tabelle 4 sind die Resultate zusammengefasst (es ist jeweils die absolute und flachen-
spezifische Energiemenge angegeben). Im Vergleich zur Arbeitszahl des Kaltesystems liegt eine
andere Situation vor: Die Arbeitszahl des Gesamtsystems steigt mit sinkendem Kéltebedarf von
1.5 auf 2.4. Es liegt hier das typische bekannte Verhalten eines Systems mit relativ hohem Anteil
Luftkihlung vor: Am Tag mit hohem Kaltebedarf wird 507 Wh/m2d mit der Kéltemaschine
erzeugt, aber nur 387 Wh/m2d aus dem Gebaude abgefihrt. Ein relativ grosser Anteil der
erzeugten Kalteenergie wird fir die Luftabkihlung von der Aussen- auf die Raumtemperatur
bendtigt, was der fur die Gebaudekihlung nicht nutzbaren Kélteenergie entspricht. Bei
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mittlerem Kaltebedarf wird etwa gleich viel Kalteenergie erzeugt wie aus dem Gebaude
abgeflhrt; bei tiefem Kaltebedarf wird fast viermal so viel Energie abgefiihrt wie erzeugt. Mit
sinkendem Kaltebedarf wird der Einfluss der Liftungsanlage dominanter.
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Abbildung 22: System A: Tagesarbeitszahl des Gesamtsystems "Kélte & Liftung" TAZ,, bezogen
auf die aus dem Gebdude abgefihrte Energie in Abhdngigkeit der mittleren
Aussentemperatur wahrend der Tagesstunden (links) und in Abhdngigkeit der
spezifischen aus dem Gebdude abgefihrten Energie (rechts). Messperiode
18.8.-27.10.2004, ohne Samstage und Sonntage.

Der Vergleich von Abbildung 21 und Abbildung 22 zeigt das unterschiedliche Verhalten der

Tagesarbeitszahlen des Gesamtsystems (TAZ ) und derjenigen des Kaltesystems (TAZ,s):

Bei mittleren Aussentemperaturen unter 14°C (entspricht dem Zuluft-Sollwert vor der Nach-
warmung) ist die Tagesarbeitszahl des Gesamtsystems praktisch konstant (TAZ,, = 2.3-2.4). Bei
diesen tiefen Temperaturen ist die Kaltemaschine lediglich fir die seltenen Speicherladungen in
Betrieb (Abbildung 19 oder Tabelle 3). Typischerweise liegt der Kihlenergiebedarf unter diesen
Bedingungen Uber die gesamte Nutzflache gemittelt bei rund 300 Wh/m2d (Abbildung 20). Der
Hauptanteil (ca. 80-85%) dieser Warmeenergie wird Uber die Liftung abgefuhrt. Mit anderen
Worten: Die Arbeitszahl TAZg, = 2.3-2.4 entspricht mit relativ guter Genauigkeit der Arbeitszahl
der freien Kihlung Uber die Luftung. Damit wird die (seit langem bekannte) Tatsache bestatigt,
dass die GebaudekUhlung mittels mechanischer Liftung ineffizient ist.

Bei steigenden Aussentemperaturen und steigender spezifischer Kihlenergie sinkt die Arbeits-
zahl des Gesamtsystems (im Gegensatz zur Arbeitszahl des Kaltesystems, siehe Abbildung 21).
Dieser Effekt hat folgende zwei Griinde: (1) Mit steigender Aussentemperatur nimmt der
Energiebedarf fir die Kihlung der Aussenluft in starkerem Mass zu als die aus dem Gebaude
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abgeflihrte Energiemenge und (2) erhdht sich der innere Temperaturhub. Es ist zu bedenken,
dass bei starker Sonneneinstrahlung die Temperatur auf dem Gebdudedach (Standort
RuckkUhler) um 5-10 K héher sein kann als die effektive Aussentemperatur.

Hochgerechnet auf die gesamte Kiihlsaison betrdagt die auf die aus dem Gebdude abge-

fuhrte Energie bezogene Jahresarbeitszahl des Gesamtsystems JAZ, .~ 1.9

Sys

4.2 Birogebdude / Klimakalteanlage B

4.2.1 Leistungszahlen

Abbildung 23 zeigt die Leistungszahlen der Kaltemaschine und des Kaltesystems in Abhangig-
keit des inneren Temperaturhubes. Die Leistungszahlen sind wie folgt definiert:

e COP, = Verhdltnis von Kalteleistung zu Kompressorleistung, d.h. Betrachtung des Kalte-
maschinenprozesses alleine.

e COP, = Verhaltnis von Kalteleistung zur Summe aus Kompressorleistung und Leistung der
Umwalzpumpen im Verdampfer- und Kondensator-Kreislauf.

e COSP = Verhaltnis von Kalteleistung zur gesamten elektrischen Leistungsaufnahme im
Kaltesystem. Dazu gehdren die Leistungsaufnahme der Kompressoren, samtlicher Umwalz-
pumpen (Kondensator-, Verdampfer-Kreislauf, PKW-Verteilung "Gruppe Liftung" und
"Gruppe Raumklhlung") und des Ventilators im Kudhlturm. Die Umwalzpumpen der
einzelnen Zonen sind in dieser Betrachtung nicht enthalten. Dies macht in der Momentan-
betrachtung keinen Sinn, da bei einem bestimmten Zustand nur eine, zwei oder sogar alle
Pumpen laufen kdnnen. Bei den Arbeitszahlen werden diese jedoch bericksichtigt.

Die Kaltemaschine mit den Turbokompressoren weist sehr hohe Leistungszahlen auf. Bei einem
inneren Temperaturhub von 15 K betrdgt die Leistungszahl beinahe 11, bei einem Hub von 23 K
immer noch rund 6.5. Durch die Reduktion des Hubes um 8 K wird der COP, um einen Faktor
1.7 erhoht. Die Messungen bestatigen das hervorragende Teillastverhalten des Turbo-Kalt-
wassersatzes (wahrend der Messperiode lief die Anlage bei rund 30-35%-iger Teillast).

Wenn die Leistungsaufnahme der Umwaélzpumpen im Verdampfer- und Kondensator-Kreislauf
mit einbezogen wird, halbiert sich die Leistungszahl beinahe: Der COP,-Wert bewegt sich im
Bereich von 4.5 bis 6.5. Diese enorme Reduktion ist darauf zurlickzuflhren, dass einerseits der
Kaltemaschinenlieferant hohe konstante Volumenstrome gefordert hat und andererseits die
Pumpen Uberdimensioniert sind. Die Leistung der beiden Pumpen entspricht etwa 50% der
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Kompressorleistung. Im Endausbau (ca. 150 kW Kalteleistung mehr als zum Zeitpunkt der
Messungen) wird dieser Anteil immer noch rund 25% betragen.
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Abbildung 23: System B: Leistungszahl der Kaltemaschine (COP, und COP,, links) und des
Kéltesystems (COSP, rechts) in Funktion des inneren Temperaturhubes. Die
Leistungszahl wurde fir insgesamt 68 stationédre Betriebspunkte berechnet
(in den meisten Féllen Mittelwertbildung Gber mind. 30 Min. Betriebszeit).

Die Leistungszahl des gesamten Kaltesystems steigt mit kleiner werdendem Temperaturhub an
(im Gegensatz zu System A). Bei einem Hub von 20-23 K betragt der COSP rund 3.5, bei einem
Hub von 15 K rund 4.5, was einer Zunahme von 30% entspricht. Diese Steigerung kénnte fir
eine gezielte Nachtauskihlung genutzt werden (es gibt naturlich viel effizientere Methoden).

FUr das Kaltesystem gilt dieselbe Schlussfolgerung wie fir System A: Bei hohem Kaltebedarf und
dem damit verbundenen grossen Temperaturhub féllt die Leistungsaufnahme der Hilfsaggregate
weniger ins Gewicht als bei tiefem Kaltebedarf. In System B ist der Einfluss der Hydraulik von
gleicher Gréssenordnung wie derjenige der Kaltemaschine.

4.2.2 Spezifische Kiihlenergie

In Abbildung 24 ist die spezifische aus dem Gebdude abgefiihrte Energie in Abhangigkeit der
mittleren Aussentemperaturen wahrend den Tagesstunden dargestellt (Warmeenergiemengen
in 24 h bezogen auf die klimatisierte Nutzflache, ohne Samstage und Sonntage). In System B,
wo nur die Nutzflachen mit Kihldecken, Umluftkihlgerdten und Kihlsegeln betrachtet werden,
ist diese Energie gleich gross wie die mit der Kéltemaschine erzeugte Kalteenergie fir die
"Gruppe Raumkihlung". Wie viel Energie mittels Fensterliftung aus den Radumen entfernt wird,
kann aus den Messdaten nicht bestimmt werden.
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In der betrachteten Periode wird eine Warmeenergie zwischen 260 Wh/m2d bis beinahe
500 Wh/m?d mit den wassergebundenen Raumkdihlsystemen abgefihrt. Die Korrelation zu den
Umgebungsbedingungen ist starker als in System A. Die spezifische abgeflhrte Energie ist als
Kenngrdsse flr die Betrachtung der Arbeitszahlen massgebend.
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Abbildung 24: System B: Aus dem Gebdude abgefihrte Energie in 24 h pro m? klimatisierte
Nutzfldche in Funktion der mittleren Aussentemperaturen wahrend der
Tagesstunden (21.7.—-25.8.2005, ohne Samstage und Sonntage).

4.2.3 Arbeitszahl bezogen auf die erzeugte Kalteenergie

Analog zu System A werden beispielhaft drei Tage mit hohem, mittlerem und tiefem Kalte-
bedarf betrachtet. Die auf die erzeugte Kélteenergie bezogene Arbeitszahl ist wie folgt definiert:

Tagesarbeitszahl der Kaltemaschine TAZ,,, = Verhdltnis von erzeugter Kélteenergie zu
elektrischer Energieaufnahme des Kompressors.

Tagesarbeitszahl des Kaltesystems TAZ, = Verhdltnis von erzeugter Kalteenergie zur
elektrischnen Energieaufnahme des Kaltesystems bis und mit Kalteverteilung (Kompressor,
Ventilator Kihlturm, Umwalzpumpen im Kondensator- und Verdampferkreislauf sowie in den
Kreislaufen "Gruppe Luftung" und "Gruppe Raumkihlung"). Die Umwalzpumpen der
einzelnen Zonen sowie die Ventilatoren der ULK werden erst in der Arbeitszahl des Gesamt-
systems bertcksichtigt (Vergleichbarkeit mit System A).

In Tabelle 5 sind die Messergebnisse und Arbeitszahlen zusammengefasst:
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Hoher Kaltebedarf Mittlerer Kalte- Tiefer Kaltebedarf
(29.7.05) bedarf (25.7.05) (22.8.05)

Erzeugte Kélteenergie 3'137 kWh 1'900 kWh 1'152 kWh
Kompressoren Kéltemaschine 430.3 kWh 194.8 kWh 135.2 kWh
Arbeitszahl Kaltemaschine TAZ,,, 7.3 9.8 8.5
Ventilator Ruckkahler 57.6 kWh 41.8 kWh 41.8 kWh
Pumpen Ruckkihl- und Verdampfer-

Kreislauf (gemessene Summe) 312.6 kWh 213.8 kWh 217.7 kWh
Pumpe "Gruppe Laftung" 18.4 kWh 17.4 kWh 5.8 kWh
Pumpe "Gruppe Kihldecken" 12.3 kWh 9.9 kWh 9.0 kWh
Elektrische Energie Hilfsaggregate 400.9 kWh 282.9 kWh 274.3 kWh
Total elektrische Energie 831.2 kWh 477.7 kWh 409.5 kWh
Arbeitszahl Kaltesystem TAZ, 3.8 4.0 2.8

Tabelle 5: System B: Tagesarbeitszahl der Kaltemaschine TAZ,,, und des Kaltesystems TAZ,.
bezogen auf die mit der Kéltemaschine erzeugte Kélteenergie an drei Tagen aus
der Messperiode vom 21.7.—25.8.2005 (hoher, mittlerer und tiefer Kaltebedarf).

Wie erwartet erhoht sich die Arbeitszahl der Kaltemaschine mit sinkendem Kaltebedarf. Diese
Erhéhung ist auf den im Mittel kleineren Temperaturhub an Tagen mit tiefem Kaltebedarf
zurlckzufthren. Die nach der Aussentemperatur geregelte PKW-Temperatur befindet sich bei
tiefem Kaltebedarf am oberen Rand des Temperaturbereichs (14°C) und die Eintrittstemperatur
des Kihlwassers in den Kondensator entspricht dem Minimalwert (Hochhaltung auf 22°C).

Unter BerUcksichtigung der Energieaufnahme der Hilfsaggregate erhalt man folgendes Bild: Die
Tagesarbeitszahl des Kaltesystems ist bei hoherem Kéltebedarf grésser, da die elektrische
Energie der Hilfsaggregate weniger ins Gewicht fallt. Die TAZ des Kaltesystems wird bei
mittlerem und tiefem Kaltebedarf im Vergleich zur TAZ der Kaltemaschine mehr als halbiert. Der
hohe Energieverbrauch der durchgehend laufenden Verdampfer- und Kondensatorpumpe wirkt
sich verheerend auf die Arbeitszahl aus. Bei mittlerem und tiefem Kaltebedarf ist der Energie-
verbrauch der beiden Pumpen zusammen hoher als derjenige der Turbokompressoren. Der
Energieverbrauch der Ubrigen Umwalzpumpen und des Ventilators halten sich in einem ver-
ninftigen Rahmen: So betrdgt z.B. die Summe des Energieverbrauchs der Pumpen "Gruppe
Luftung" und "Gruppe Raumkihlung" ca. 1% der erzeugten Kalteenergie.

Beim hdchsten Kaltebedarf betragt der Anteil der elektrischen Energie der Hilfsaggregate rund
48% der gesamten elektrischen Energie, an den Tagen mit mittlerem und tiefem Kaltebedarf ist
der Anteil 59% bzw. 67%. Die vom Kaltemaschinenlieferanten verlangten hohen, konstanten
Volumenstrome sind die Hauptgriinde fir den relativ ineffizienten Betrieb.
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Abbildung 25: System B: Tagesarbeitszahl des Kéltesystems TAZ,. bezogen auf die erzeugte
Kélteenergie in Abhdngigkeit der mittleren Aussentemperatur wahrend der
Tagesstunden (links) und in Abhdngigkeit der spezifischen aus dem Gebédude
abgefihrten Energie (rechts). Messperiode 21.7.-25.8.2005, ohne Samstage und
Sonntage.

In Abbildung 25 ist die Tagesarbeitszahl des Kéltesystems in Funktion der Aussentemperatur und
der spezifischen abgeflhrten Warmeenergie dargestellt. Die TAZ,. steigt zunachst mit stei-
gender Aussentemperatur und steigendem Kuhlenergiebedarf an. Bei tiefen Werten auf der
Abszisse sind Kaltebedarf sowie Temperaturhub klein und der Energieverbrauch der Hilfs-
aggregate reduziert die Arbeitszahl drastisch. Eine Reduktion von TAZ,,, = 8-9 auf TAZ,, = 3-4
ist typisch fur diese Anlage (siehe auch Tabelle 5). Uber Werten von rund 22°C bzw.
420 Wh/m2d steigt die Tagesarbeitszahl nicht mehr an, sondern sinkt tendenziell. Dieser Trend
ist im rechten Diagramm schwach erkennbar und ist einfach zu erklaren: Bei hohen Aussen-
temperaturen mit entsprechend hohem Kaltebedarf steigt der innere Temperaturhub an. Dank
der nassen RickkUhlung betragt dieser Anstieg nur wenige Grad Celsius und der COP der
Kaltemaschine bleibt auch in den heissen Nachmittagsstunden verhaltnismassig hoch. Der
Energieverbrauch der Hilfsaggregate fallt im Vergleich zu tiefen Lasten weniger ins Gewicht. Da
aber bei hohen Aussentemperaturen ein hoher Kalteenergiebedarf fir die Aussenluftabkihlung
auf das Niveau der Raumtemperatur besteht (der dem Gebdude nicht als Nutzen zugute
kommt), sinkt die Tagesarbeitszahl wieder ab.

Hochgerechnet auf die gesamte Kiihlsaison betragt die auf die die erzeugte Kalte-
energie bezogene Jahresarbeitszahl des Kaltesystems JAZ, =~ 3.4. Im Endzustand der
Anlage (ca. 150 kW hohere Kalteleistung als zum Zeitpunkt der Messungen) wird die
Jahresarbeitszahl JAZ,, knapp liber 4 liegen.
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4.2.4 Arbeitszahl bezogen auf die aus dem Gebdude abgefiihrte Energie

In einem nachsten Schritt wird die Arbeitszahl des Gesamtsystems "Kalte & Raumkihlung" be-
zogen auf die aus dem Gebdude abgefiihrte Energie berechnet, die wie folgt definiert ist:

Tagesarbeitszahl der Gesamtsystems "Kalte & Raumkiihlung" TAZ . = Verhaltnis von der

mit den wassergebundenen Raumkihlsystemen aus dem Gebadude abgeflhrten Energie zur

Sys

elektrischen Energieaufnahme des Kaltesystems (Kompressor + Ventilator Ruckkihlung +
Umwalzpumpen + MSR; anteilmassig fir "Gruppe Raumkihlung") und der Raumkihlsysteme
(Umwalzpumpen der einzelnen Zonen + Ventilatoren der Umluftkihlgeréate).

Wie in System A wird das Gebdude gesamthaft betrachtet: Uns interessiert, wie viel Energie mit
den RaumkuUhlsystemen gesamthaft aus dem Gebdude abgeflhrt wird und wie viel elektrische
Energie dazu gesamthaft aufgewendet werden muss.

In Tabelle 6 sind die absoluten und flachenspezifischen Energiemengen sowie die berechneten
Tagesarbeitszahlen zusammengefasst. Bei hohem und mittlerem Kaltebedarf betragt die
Arbeitszahl rund 2. Im Gegensatz zu System A, bei dem die Arbeitszahlen des Gesamtsystems
"Kalte & Luftung" mit sinkendem Kaltebedarf steigen, nehmen in System B die Arbeitszahlen
des Gesamtsystems "Kalte & Raumkihlung" mit sinkendem Kaltebedarf ab (von 2.0 auf rund
1.7). Der Grund hierflr ist einleuchtend: In System B wird die gesamte Energie Uber die
Kaltemaschine aus dem Gebaude abgefihrt (abgesehen von der Fensterliftung, die hier nicht
quantitativ erfasst werden kann), wahrend in System A bei tiefen Aussentemperaturen ein
beachtlicher Energieanteil mittels freier Kiihlung Gber die mechanische Liftung abgefihrt wird.

Hoher Kaltebedarf Mittlerer Kalte- Tiefer Kaltebedarf
(29.7.05) bedarf (25.7.05) (22.8.05)

Gesamte erzeugte Kalteenergie 3'137 kWh 1'900 kWh 1'152 kWh
Erzeugte Kalteenergie fir Raum-

kihlung = abgefiihrte Energie aus 1'693 kWh 1'256 kWh 941 kWh
den Radumen 492 Wh/m2 d 365 Wh/m2 d 274 Wh/m2 d
Gesamte elektrische Energie flr Kal-

teerzeugung, Ruckkihlung, PKW- ca. 837 kWh ca. 593 kWh 542 kWh
Verteilung und Ventilatoren der ULK 243 Wh/m2 d 172 Wh/m2 d 158 Wh/m?2 d
Arbeitszahl Gesamtsystem 2.0 2.1 1.7

Tabelle 6:

System B: Tagesarbeitszahl des Gesamtsystems "Kélte & Raumkihlung" TAZ

Sys

bezogen auf die spezifische aus dem Gebdude abgefiihrte Energie an drei Tagen
aus der Messperiode vom 21.7.-25.8.2005 (hoher, mittlerer und tiefer Kalte-

bedarf).
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Abbildung 26: System B: Tagesarbeitszahl des Gesamtsystems "Kélte & Raumkihlung" TAZ,,
bezogen auf die aus dem Gebdude abgefiihrte Energie in Abhdngigkeit der
mittleren Aussentemperatur wéhrend der Tagesstunden (links) und in Abhan-
gigkeit der spezifischen aus dem Gebédude abgefihrten Energie (rechts). Mess-
periode vom 21.7.-25.8.2005. Die mittels Fensterliiftung aus dem Gebdude
abgefihrte Energie kann mit den Messdaten nicht bestimmt werden.

Die Diagramme in Abbildung 26 zeigen die Tagesarbeitszahl des Gesamtsystems in Abhangig-
keit der Aussentemperatur und in Abhéngigkeit der spezifischen aus dem Gebaude abgefihrten
Warmeenergie. Die Tagesarbeitszahl steigt mit wachsendem Kihlenergiebedarf, da der Energie-
verbrauch der Hilfsaggregate im Verhaltnis zur Kalteenergie relativ klein ist. Ab einer mittleren
Aussentemperatur von 23-25°C bzw. ab einem Kuhlenergiebedarf von mehr als 420 Wh/m2d
steigt der mittlere innere Temperaturhub an und die Tagesarbeitszahl sinkt tendenziell ab.
Daraus sieht man (und man kann es nicht genug betonen), wie entscheidend ein kleiner innerer
Temperaturhub ist, gerade bei hohem Kaltebedarf.

Hochgerechnet auf die gesamte Kiihlsaison betragt die auf die aus dem Gebdude abge-

fiihrte Energie bezogene Jahresarbeitszahl des Gesamtsystems JAZ, . = 1.75

Sys

Der qualitative Vergleich von Abbildung 22 und Abbildung 26 zeigt eindriicklich die bekannte
unterschiedliche Charakteristik von Systemen mit relativ hohem Kuhlanteil Uber die mechanische
Laftung (System A) und Systemen mit natlrlicher Liftung und wassergebundenen Raumkuihl-
systemen (System B). Besonders hervorzuheben ist, wie dominant der Einfluss der Hydraulik in
Anlagen wie System B ist.
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4.3 Vergleich der Systeme

In diesem Abschnitt werden die Messergebnisse verglichen und die entscheidenden Unter-
schiede zwischen den Klimakalteanlagen herausgearbeitet.

4.3.1 Temperaturniveaus der Kdltemaschinen

In Abbildung 27 sind die Temperaturniveaus von zwei vergleichbaren Betriebspunkten darge-
stellt. In beiden Fallen herrschen dhnliche Bedingungen in der Umgebung und in den Raumen.
Der dussere Temperaturhub ist kleiner als 1 K, die tiefste Temperatur im PKW-System betragt
jeweils rund 9°C. Wie bereits gesehen ist in System A ein typischer Standard-Kaltwassersatz mit
Schraubenkompressoren und in System B ein hocheffizienter Kaltwassersatz mit Turbokomp-
ressoren installiert.

Der Vergleich der Diagramme zeigt, dass der innere Temperaturhub der Kaltemaschine B rund
10 K kleiner ist als in Kaltemaschine A. Die Hauptgriinde daflr sind der effizientere Verdampfer
und die nasse Ruckkihlung in System B. Wenn beide Kéltemaschinen denselben Gutegrad (
aufweisen wirden, ware der COP-Wert von System B alleine aufgrund des kleineren inneren
Temperaturhubes um den Faktor 1.5 héher (COP = { T, /AT;, AT,, = 1.5 AT,;). Bei Verwendung
einer Kaltemaschine mit "konstantem" Gutegrad (d.h. mehr oder weniger unabhangig vom
Hub) ist die Effizienz umgekehrt proportional zum Temperaturhub.

System A System B
T [c] T [c]
A A
T, =35.3 /
A o
30+ 30.6 30+ TK =28.7 /
/ X
Umgebung 24.2°C 5.8
______-—_—_—__C X 242e==T—___ =
Raume 23.5°C & Raume 24.0°C x
7 ,ﬁ 207 Umgebung 24.8°C C;l
<
'_
e \ — ]
107 g9 9.0 for 1043 > 9.1 .
AN L/ T, =8.4
T, =5.4
0 0

Abbildung 27: Vlergleich der Temperaturniveaus der Kaltemaschinen in System A (Messung vom
6.9.2004, 13:45) und System B (Messung vom 18.8.2005, 15:30). Die Enthitzung
und Unterkihlung im Kondensator sind nicht massstablich dargestellt.
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4.3.2 Vergleich von zwei Betriebspunkten

Die wichtigsten Messdaten der in Abbildung 27 dargestellten Betriebspunkte sind in der unten-

stehenden Tabelle zusammengefasst:

System A: Betriebs-
punkt 6.9.04, 13:45

System B: Betriebs-
punkt 18.8.05, 15:30

Randbedingungen:
Aussentemperatur
Raumtemperatur (Mittelwert)

Verdampfer:

Verdampfung

Eintritt / Austritt

Massenstrom

Kalteleistung (Verdampferleistung)

Kompressoren:
Elektrische Leistung

Kondensator:
Kondensation
Eintritt / Austritt
Massenstrom
Kondensatorleistung

Riickkiihlung:
Vorlauf / Rucklauf

Verbraucher:
Kélteverteilung
Luftaufbereitung
Kihldecken

Hilfsaggregate:

Ventilatoren Ruckkuhler

Pumpe Kondensator/Rickkuhler
Pumpe Verdampfer

Pumpe Sekundar

Pumpe Kalteverteilung (A: Kalteverteilung
+ Kuhldecken; B: Gruppen "Luftung" +

"Raumkihlung")

Summe:

24.2°C
23.5°C

5.4°C
14.3/9.0 °C
5.0 kg/s
99.6 kw

25.1 kW (25.2%)

35.3°C
30.6/33.1°C
13.6 kg/s
130.4 kW

33.1/30.8°C

85.2 kw
82.2 kW
3.0 kw

2.47 KW (2.5%)

1.0 KW (1.0%)
0.52 kW (0.5%)
0.40 KW (0.4%)

0.54 kW (0.54%)
4.93 kW (4.9%)

24.8°C
24.0°C

8.4°C
10.4/9.1°C
23.6 kg/s
126.4 kw

16.0 kW (12.7%)

28.7°C

24.2 /1 25.8°C
20.9 kg/s
139.6 kW

25.8/24.0°C

126.4 kw
53.4 kW
73.0 kW

1.8 kW (1.4%)
Summe Kond. + Verd. =
9.3 kW (7.4%)

0.73 kW (0.6%)
11.83 kW (9.4%)

Elektrische Leistung Kaltesystem:

30.0 kW (30%)

27.8 kW (22.0%)

Leistungszahl Kéltemaschine COP =

Gutegrad Kaltemaschine £ =

Exergetischer Wirkungsgrad Kaltemaschine n,, =

Leistungszahl Kaltesystem COSP =

4.0

43%

1.0%

3.3

7.9

57%

2.1%

4.5

Tabelle 7: Vergleich der Betriebspunkte von System A (Messung vom 6.9.2004, 13:45) und
System B (Messung vom 18.8.2005, 15:30) aus Abbildung 27. Die elektrische
Leistung der Kompressoren und Hilfsaggregate sind zusétzlich in % der Kalte-

leistung angegeben (Werte in Klammern).
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Aus dem Vergleich der beiden Betriebszustande kénnen folgende Schliisse gezogen werden:

e Die Leistungsbilanz der Kaltemaschine ist trotz den relativ grossen Unsicherheiten bei den
Volumenstrom-Messungen gut erflllt: System A: 99.6 kW + 25.1 kW = 124.7 kW, Konden-
satorleistung aus Messdaten = 130.4 kW; System B: 126.4 kW + 16.0 kW = 142.4 kW, Kon-
densatorleistung aus Messdaten = 139.6 kW.

e Der innere GUtegrad der Kaltemaschine B ({ = 57%) ist deutlich hdher als derjenige der
Kaltemaschine A ({ = 43%), bei kleineren Hlben ist die Differenz noch grésser. Der COP-
Wert von Anlage B ist fast doppelt so hoch wie von Anlage A.

e Der exergetische Wirkungsgrad beider Systeme ist sehr tief (1.0% bzw. 2.1%). Ein hoher
Anteil der Kompressorleistung wird zur Deckung der dusseren Exergieverluste bendtigt
(siehe Kapitel 4.3.4).

e Der Leistungsanteil der Hilfsaggregate an der gesamten elektrischen Leistung ist in System B
(42.6%) wesentlich hoher als in System A (16.4%). Die Differenz der COSP-Werte ist des-
halb kleiner als diejenige der COP-Werte.

4.3.3 Giitegrad der Kdltemaschinen

Die Effizienz einer Kaltemaschine kann mit verschiedenen Kennzahlen beurteilt werden, eine
Variante ist der innere Gutegrades { ("Carnot efficiency", Gleichung 2-30). In Abbildung 28 sind
die gemessenen COP-Werte, Carnot-Faktoren und Gutegrade in Abhdngigkeit des inneren
Temperaturhubes dargestellt. Der Ubersichtlichkeit halber sind nur die "best fit"-Kurven gezeigt.

Der Unterschied zwischen den Anlagen ist frappant: Der Gutegrad der Kéltemaschine A mit den
Schraubenkompressoren sinkt von 46% bei einem Hub Uber 30 K auf rund 32% bei 16 K.
Dieses Verhalten ist typisch fUr viele Standard-Kaltemaschinen, z.B. mit Schrauben- oder Kolben-
kompressoren. Solche Maschinen sind optimiert fir Temperaturhibe Uber 30 K und deshalb fur
Klimakalteanlagen mit kleinen Hiben nicht geeignet. Ganz anders System B mit dem Turbo-
Kaltwassersatz: Der Gltegrad bleibt Gber den gesamten Bereich der eingestellten Temperatur-
hibe konstant hoch ({ = 54-56%). Eine solche Kéltemaschine ist fir Anwendungen mit kleinem
Hub viel besser geeignet. Leider sind Kaltemaschinen dieser Art zurzeit nur fir Kélteleistungen
Uber ca. 200 kW erhaltlich. Eine Alternative flr kleinere Leistungen sind beispielsweise Kalte-
maschinen mit Scrollkompressoren.
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Abbildung 28: Unten: Carnot-Faktor und gemessene COP-Werte der beiden Kaltemaschinen
("best fit" aus Abbildung 17 und Abbildung 23). Oben: Auf den irreversiblen
Carnot-Prozess zwischen T, und T, bezogene Gltegrade ¢ der Kaltemaschinen.

4.3.4 Exergieanalyse

Die oben diskutierten COP-Werte und GUtegrade geben einen Einblick in die "innere" Effizienz
der Kaltemaschine (innere Bilanzgrenze gemass Abbildung 9). Der COP basiert auf der Energie-
bilanz (1. HS), den Gutegrad erhéalt man aus dem Vergleich mit einem irreversiblen Vergleichs-
prozess (der Carnot-Prozess zwischen T, und T, ist bezogen auf die dussere Bilanzgrenze gemass
Abbildung 9 kein reversibler Prozess). Diese Kenngréssen geben keine Auskunft zu Verlust-
herden bzw. zur Prozessgute. Informationen dazu erhalten wir mit Hilfe der Exergieanalyse.

In Tabelle 8 sind die wichtigsten Ergebnisse zusammengefasst'®. Alle Angaben sind in % der
Kalteleistung bzw. in % der Kompressorleistung aufgefthrt. Die Exergieverluste auf der PKW-
Seite sind dhnlich gross (6.52% bzw. 5.56% der Kalteleistung), dies obwohl in System B ein
hocheffizienter Verdampfer verwendet wird (Exergieverlust im Verdampfer alleine: System A
2.3%, System B 0.5% der Kalteleistung). Es ist offensichtlich, dass die Héhe der Verdampfungs-
temperatur den weitaus grosseren Einfluss auf die Prozessgite hat als die Effizienz des
Verdampfers selber.

16) In der Exergieanalyse wurde mit thermodynamischen Mitteltemperaturen gerechnet. Wichtig: Es wurden vereinfachend nur
die thermischen Exergien berticksichtigt. In System B mit der nassen Ruckkihlung ist dies thermodynamisch nicht korrekt, da
ungesattigte feuchte Luft immer einen Exergieanteil besitzt (Definition der Umgebung miisste angepasst werden).
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Exergieverlust in % Exergieverlust in %
der Kalteleistung der Kompressorleistung
System A System B System A System B
P..» = Exergiegewinn des Raumes 0.24% 0.27% Nex = 1.0% Nex = 2.1%
Exergieverlust PKW-Seite 6.52% 5.56% 15.3% 13.0%
Exergieverlust Ruckkiihlung 3.84% 1.65% 26.0% 43.8%
summe Py, + Y Ey = 10.6% 7.48%
Kompr.leistung, Messungen (Tabelle 7) 25.2% 12.7%
Exergieverlust Kéltemaschine 14.6% 5.2% 57.7% 41.1%
Kontrolle 100.0% 100.0%
Tabelle 8: Exergieanalyse der betrachteten Betriebszustande der beiden Klimakalteanlagen

(siehe Abbildung 27 und Tabelle 7).

Auf der Ruckklhl-Seite ist der Exergieverlust von System B weniger als halb so gross wie von
System A. Der Exergiegewinn des Raumes (= Nutzen) ist in beiden Féllen gering, da Umgebungs-
und Raumtemperaturen nahe zusammen liegen. Die Summe aus dem Exergiegewinn des
Raumes und den dusseren Exergieverlusten ergibt die Antriebsleistung einer Carnot-Kalte-
maschine zwischen T, und T, . Die Differenz dieser Leistung zur gemessenen Kompressorleistung
ist gleich dem inneren Exergieverlust der Kaltemaschine. Die Exergieanalyse kann wie folgt
kontrolliert werden (System A als Beispiel):

299K

="2"" .100% Q, =10.7% C
278 4K 0 Qs o

Leistung Carnot-Kaltemaschine zwischen T, und T.: FP-
Bezieht man den Exergiegewinn und die Exergieverluste auf die gemessene Kompressorleistung
(= Aufwand), kdnnen die Exergieflussbilder der Kalteprozesse sehr einfach gezeichnet werden
(Abbildung 29). In System A wird rund 58% der aufgewendeten Kompressorleistung zur
Deckung der Exergieverluste der Kaltemaschine und 41% zur Deckung der dusseren Exergie-
verluste bendtigt. Im betrachteten Betriebszustand gehen 99% der aufgewendeten Exergie
unwiderruflich verloren. In System B sind die Kompressorleistung und die Exergieverluste absolut
gesehen wesentlich geringer. In dieser Anlage wird jedoch anteilmassig mehr Exergie aufgrund
des grossen Temperaturhubes vernichtet (ca. 57%) als in der Kaltemaschine (41%).

Die Exergieflussbilder zeigen eindrtcklich, wie wichtig ein kleiner Temperaturhub und wie gross
das Potenzial fur Effizienzsteigerungen ist. Die quantitative Bestimmung der Exergieverluste zeigt
auf, wo der Hebel flr Prozessverbesserungen angesetzt werden muss. In einer Klimakalteanlage
mit effizienter Kalteerzeugung (wie in System B) bringt eine (weitere) Verbesserung des Gite-
grades eine geringere Effizienzsteigerung als die Reduktion des Temperaturhubes.
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Leistungsaufnahme Kompressor
100% Exergie (= Aufwand)

Exergieverluste:

Kaltemaschine

26.0% PKW-System
1.0% 41.3%
Exergiegewinn
des Raumes 15.3% Ruckkiihlung
(= Nutzen)
100% Exergie | Exergieeinsparung
(= Aufwand)
Exergieverluste:
Kaltemaschine
PKW-System
2.1%
56.8% fiokkii
Exergiegewinn 43.8% Ruckkiihlung
des Raumes
(= Nutzen)

Abbildung 29: Exergieflussbilder (Grassmann-Diagramme) der betrachteten von Betriebspunkte
von System A (Messung vom 6.9.2004, 13:45) und System B (Messung vom
18.8.2005, 15:30). In beiden Féllen kommt von der Kompressorleistung nur ein
sehr kleiner Anteil den Rédumen als Nutzen zu Gute. Absolut gesehen ist der
Exergiegewinn des Raumes in beiden Anlagen etwa gleich gross. Die restliche
Kompressorleistung wird zur Deckung der inneren und dusseren Exergieverluste
bendtigt.
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4.4 Energieeinsparpotenzial durch Ausniitzung eines kleinen
Hubes (Betriebsoptimierung System A)

In der Literatur findet man eine Vielzahl von Verdffentlichungen, die sich mit der Optimierung
von klimatechnischen Anlagen befassen (siehe z.B. Ref. [55]-[63]). Wie gross ist das Energie-
einsparpotenzial durch Ausnitzung eines kleinen Temperaturhubes bei einer bestehenden
"konventionellen" Klimakalteanlage? Diese Frage soll anhand einer detaillierten Analyse von
System A beantwortet werden (siehe auch Ref. [64]).

System A weist bereits mit den Originaleinstellungen relativ hohe Leistungs- bzw. Arbeitszahlen
auf, da mit 11°C eine vergleichsweise hohe PKW-Temperatur und mit 28°C eine relativ tiefe
Hochhalte-Temperatur gewahlt wurden. Des Weiteren sind die Warmetauscher im PKW-System
grosszUgig ausgelegt, die Pumpen sind nicht Gberdimensioniert und werden nur bei Bedarf be-
trieben. Die Jahresarbeitszahl liegt mit Sicherheit Gber dem Durchschnittswert vergleichbarer
Systeme. Trotzdem ist mit einfachen Massnahmen auf Seite Regelung bzw. Betriebsweise eine
beachtliche Effizienzsteigerung moglich, ohne dass Einbussen in der Behaglichkeit in Kauf ge-

nommen werden mussen.

441 Analyse

Die Auswertungen zeigen, dass in System A die Aussenluftaufbereitung entscheidend ist fir den
Energieverbrauch. Betrachtet man die erzeugte Kalteenergie pro Tag in Abhangigkeit des hdchs-
ten Temperatur-Stundenmittelwertes, so stellt man fest, dass an einem typischen Sommertag
ungefdhr 80% der Kalteenergie fur die Luftaufbereitung bendétigt wird. In diesem Zusammen-
hang ist wichtig zu erkennen, dass nur an wenigen Tagen eine Entfeuchtung notwendig ist.
Gemass Design Reference Year (DRY) gibt es in Zurich lediglich 340 Tagesstunden pro Jahr mit
einer absoluten Feuchtigkeit Uber 10.6 g/kg (X, bei 14°C). An der Uberwiegenden Mehrzahl von
Tagen muss die Luft lediglich abgekihlt werden, d.h. eine tiefe PKW-Temperatur ist nicht
zwingend notwendig.

Es ist eine altbekannte Tatsache, dass Gebdudekihlung mit Luft ineffizient ist (in System A sind
dies 45% der klimatisierten Nutzflache). Da in der Praxis immer noch viele Luftsysteme mit
hohem Energieverbrauch zu finden sind, ist eine effiziente Betriebsweise von grossem Interesse.
Aus diesem Grund konzentrieren wir uns hier auf die Kélteerzeugung fir die Luftaufbereitung.

Die Betriebsoptimierung zielt darauf hin, den Temperaturhub mdglichst klein zu halten. Den
Berechnungen wurde der aus den Messungen bestimmte Zusammenhang zwischen Leistungs-
zahl und innerem Temperaturhub (Abbildung 17) sowie die meteorologischen Daten der Station
ZUrich Kloten SMA fir das Jahr 2004 und das Design Reference Year zugrunde gelegt.
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Konkret erhdlt man folgende Resultate fiir die Jahresarbeitszahl der Kéltemaschine JAZ,,, fur die
Bereitstellung der Kalteenergie fir die Aussenluftaufbereitung (JAZ,, bezogen auf die erzeugte
Kalteenergie). Die Kaltemaschine wurde isoliert betrachtet unter der vereinfachenden Annahme,
dass der Einfluss des hydraulischen Systems mehr oder weniger unverdndert bleibt.

4.4.2 Abhdngigkeit der Jahresarbeitszahl von der PKW-Temperatur

Die Berechungen zeigen, dass die Jahresarbeitszahl der Kaltemaschine praktisch linear von der
PKW-Temperatur abhdngt (Abbildung 30). Bei einer konstanten Hochhaltung (HH) von 28°C
und konstanten Zuluft-Temperatur von 14°C (Originalzustand) erhalt man folgende Werte:

JAZ,,, (PKW 6°C) = 3.6
JAZ,, (PKW 11°C) = 4.3
JAZ,, (PKW 14°C) = 4.7

Durch Erhéhung der PKW-Temperatur von 6°C auf 14°C kann die elektrische Energieaufnahme
des Kompressors um rund 25% gesenkt werden. Als Faustregel gilt: Die Erhhung der PKW-
Temperatur um 1 K ergibt je nach Temperaturbereich eine Verbesserung der Jahresarbeitszahl
der Kaltemaschine von rund 2.5-4%.

5.0
()]
c
3
g I
:é 4.5 -
2 Originalzustand:
3 PKW 11°C
< i ~ HH28°C
= 40F ZUL 14°C
=
s I
N JAZy = 4.3
<
35 I | L | L | L | L |

6 8 10 12 14

PKW-Temperatur / °C

Abbildung 30: Jahresarbeitszahl der Kéltemaschine fir die Aussenluftaufbereitung in Funktion
der PKW-Temperatur. Fir die Simulation wurde eine konstante Hochhaltung von
28°C und eine konstante Zulufttemperatur von 14°C angenommen (Original-

zustand der Anlage).
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4.43 Abhdngigkeit der Jahresarbeitszahl von der Hochhalte-Temperatur

Die zweite Mdglichkeit zur Verkleinerung Hubes ist das Absenken der Hochhalte-Temperatur.
Die Berechnung der Jahresarbeitszahl fur die Aussenluftaufbereitung ergibt flr eine konstante
PKW-Temperatur von 11°C und eine konstante Zuluft-Temperatur von 14°C folgende Resultate:

JAZ,,, (HH 35°C) = 3.7
JAZ,,, (HH 28°C) = 4.3
JAZ,,, (HH 22°C) = 4.5

Aus Abbildung 31 ist ersichtlich, dass der Zusammenhang zwischen der JAZ,, und der Hoch-
halte-Temperatur stark nicht-linear ist. Das Absenken der Hochhaltung von 35°C auf 28°C
bringt eine Erhéhung der JAZ,,, um rund 15%, von 28°C auf 22°C lediglich 3.7%. Die Kurve
flacht im Bereich tiefer Hochhalte-Temperaturen ab, d.h. eine weitere Absenkung flhrt zu
keiner wesentlichen Effizienzsteigerung. Andere Massnahmen wie z.B. nasse Ruckkihlung oder
Rickkthlung Uber die Abluft sind sinnvoller. Trotzdem sollte die Hochhaltung so tief wie
maoglich eingestellt werden, da mit den Kuhldecken der kleine Hub nachts und in den Vor-
mittagsstunden besser ausgenUtzt werden kann.
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Abbildung 31: Jahresarbeitszahl der Kéltemaschine fir die Aussenluftaufbereitung in Funktion
der Hochhalte-Temperatur. Fir die Simulation wurde eine konstante PKW-
Temperatur von 11°C und eine konstante Zulufttemperatur von 14°C ange-
nommen (Originalzustand der Anlage).
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4.4.4 Neue Regelstrategie fiir die PKW-Temperatur

Durch eine gezielte Betriebsoptimierung kann der Energieverbrauch einer Standard-Anlage
weiter reduziert werden. Die Idee hinter der neuen "Regelstrategie" ist die konsequente Aus-
nUtzung eines kleinen Temperaturhubes. Es ist selbstverstandlich, dass eine solche Optimierung
nicht zu einem schlechteren Komfort fihren darf.

Ausgangspunkt fur die neue Regelstrategie ist die Analyse des Kalteenergiebedarfs fir die
Aussenluftaufbereitung. Im Originalzustand wird die Zuluft auf 14°C abgekihlt und anschlies-
send in den einzelnen Zonen je nach Bedarf Gber das KVS nachgewdrmt. Die Auswertungen
haben gezeigt, dass die Zulufttemperatur der einzelnen Zonen nach der Nachwarmung nie tiefer
als 16°C ist. Dies bedeutet, dass wahrend der gesamten Kihlperiode, in der nicht entfeuchtet
werden muss, die Zuluft unnétigerweise auf 14°C statt auf 16°C abgekihlt wurde. Mit der
neuen Betriebsweise soll diese unndtige Kalteproduktion soweit wie moglich verhindert werden.
Dazu wurde der folgende einfache Ansatz gewahilt:

Grundsatzlich wird die Anlage mit einer PKW-Temperatur von 14°C (Primar-Vorlauf 12°C statt
9°C) und einer Hochhaltung von 22°C gefahren. Der Zuluft-Sollwert wird auf 16°C eingestellt.
Diese Einstellungen ergeben einen minimalen inneren Temperaturhub von ca. 16-18 K. Die
PKW-Temperatur wird nur dann gesenkt, wenn die Entfeuchtung der Zuluft notwendig ist. Dazu
wird folgende "Regel" angewendet: Die PKW-Temperatur wird wahrend den Tagesstunden von
14°C auf 11°C gesenkt, wenn die absolute Feuchte der Aussenluft wahrend drei aufeinander
folgenden Stunden Uber 10.6 g/kg liegt (Sattigungswert bei 14°C). Gleichzeitig wird der
Sollwert der Zulufttemperatur von 16°C auf 14°C gesenkt. Nach 18:00 wird die PKW-
Temperatur in jedem Fall wieder auf 14°C angehoben.

Zusammengefasst heisst das, dass die Anlage neu auf zwei Temperaturniveaus betrieben wird,
namlich (1) ZUL 16°C und PKW 14°C oder (2) ZUL 14°C und PKW 11°C. Grundsatzlich wird mit
Zustand (1) gefahren, der Zustand (2) kommt nur dann zum Einsatz, wenn die oben beschrie-
bene Bedingung erfillt ist. Diese Regelstrategie ist nicht "neu". Bei der Regelung der Zuluft-
temperatur Uber die Enthalpie der Aussenluft wird ebenfalls das unnétige Abkihlen und Nach-
warmen vermieden. Das Ziel ist des hier beschriebenen Konzeptes ist, die Anlage mit einer
simplen und robusten Regelstrategie zu betreiben, die in der Praxis umsetzbar ist.

Mit dieser Regelung kann an denjenigen Tagen, an denen keine Entfeuchtung notwendig ist
(Uberwiegende Mehrzahl der Tage), mit dem Anheben der PKW- und Zuluft-Temperatur rund
50% der Energie fur die Kompressoren eingespart werden kann. An den (relativ wenigen) Tagen
mit Entfeuchtung hingegen ist das Einsparpotenzial gering. In Abbildung 32 sind die Resultate
der Berechnungen fiir verschiedene Betriebsweisen von System A dargestellt.
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50 ZUL 16°C, PKW 14/11°C, HH 22°C:
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Abbildung 32: Jahresarbeitszahl der Kéltemaschine fir die Aussenluftaufbereitung in Funktion
der Hochhalte-Temperatur fir verschiedene Betriebsweisen (siehe Legende).

Mit der optimierten Betriebsweise erhalt man eine Jahresarbeitszahl von 4.6. Dieser Wert ist nur
7% hoher als der Wert mit den Originaleinstellungen (PKW 11°C und HH 28°C fihrt zu
JAZ,,, = 4.3). Hier wird besonders deutlich, dass die auf die erzeugte Kalteenergie bezogene
Jahresarbeitszahl nicht der richtige Massstab zur Beurteilung der Effizienz ist, da in dieser
Energiemenge auch die unndtigerweise erzeugte Kalteenergie enthalten ist.

Zur genaueren Untersuchung der Effizienz wurden fir folgende drei Falle Simulations-
rechnungen auf Stundenbasis durchgefihrt:

PKW 6°C, ZUL 14°C, HH 35°C (zum Vergleich)

PKW 11°C, ZUL 14°C, HH 28°C (Originalzustand)

PKW 14°C / 11°C, ZUL 16°C / 14°C, HH 22°C (neue Regelstrategie)

Fall 1 mit PKW 6°C und Hochhaltung 35°C wurde zum Vergleich mit einer "alten" Klimakalte-
anlage herangezogen. Eine solche Anlage entspricht im Bereich Gebaudekihlung nicht mehr
dem Stand der Technik.
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Kahlstunden pro Jahr

10 20 30 40

Enthalpiediff. Ah,, /kJ kg'1 Temperaturhub AT; /K COP

Abbildung 33: Vergleich von verschiedenen Betriebsweisen (siehe Text). Absolute Summen-
héufigkeit der Enthalpiedifferenz zwischen Aussenluft und Zuluft, des
Temperaturhubes und der Leistungszahl der Kaltemaschine.

Die Resultate der Berechnungen sind in Abbildung 33 dargestellt. Die schraffierte Flache zur
Ordinate im Summenhaufigkeitsdiagramm der Enthalpiedifferenz zwischen Aussen- und Zuluft
ist gleich dem jahrlichen Kalteenergiebedarf fir die Kihlung und Entfeuchtung der Aussenluft.
Mit der neuen Betriebsweise wird der jahrliche Kalteenergiebedarf von 81.1 MWh auf
63.3 MWh verkleinert, d.h. die unndtige Kalteenergieerzeugung von 17.8 MWh wird vermieden
(=22%). Weiter reduziert sich die Anzahl Kihlstunden von 1640 h auf 1240 h. Das Potenzial
eines kleinen Temperaturhubes wird optimal ausgenitzt, die Kéltemaschine kann viel langer bei
hohen COP-Werten betrieben werden. Fir die auf die effektiv genutzte Kalteenergie
(63.3 MWh) bezogene Jahresarbeitszahl der Kaltemaschine erhélt man folgende Werte:

JAZ, = 63.3 MWh/27.7 MWh = 2.3
JAZ, = 63.3 MWh / 18.7 MWh = 3.4 (Originalzustand)
JAZ, = 63.3 MWh / 13.8 MWh =~ 4.6 (neue Regelstrategie)

Wenn man die héhere JAZ (4.9 statt 4.3 im Originalzustand) auch fir den Kalteenergiebedarf
der Kdhldecken (ca. 30 MWh/a) bericksichtigt, betragt die Energieeinsparung gegenlber dem
Originalzustand ca. 6 MWh/a oder 2.5 kWh/m2a (21%). Zum Vergleich: Wenn die Anlage mit
PKW 6/12°C und einer Hochhaltung von 35°C laufen wirde, betrdgt die Reduktion des
Energieverbrauches ca. 32%.

Die Jahresarbeitszahl mit der neuen Betriebsweise ware noch hdher, wenn man (a) die Kihl-
decken vor allem in den kihlen Nacht- und Vormittagsstunden bei kleinem Temperaturhub
betreiben wirde und (b) wenn man bericksichtigt, dass durch die héhere PKW-Temperatur
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haufiger Free-Cooling-Betrieb mdglich ist (in der Simulation nicht bericksichtigt). Weiter ware
bei einer Kaltemaschine mit einem geeigneten Kompressor fir kleine Temperaturhiibe (z.B.
Scrollkompressor) das Effizienzsteigerungspotenzial noch grésser, da der Gutegrad bei kleinerem
Hub weniger absinkt als bei einem Schraubenkompressor.

Fazit. Bei Luft-Systemen ist mit einer optimierten Betriebsweise ein Einsparpotential von etwa
20-30% gegenliber dem "Stand der Technik" vorhanden. Fir hocheffiziente Systeme (d.h. mit
Jahresarbeitszahlen weit Uber 10 oder sogar Uber 20) ist Luft als Energietrager selbstverstandlich
nicht geeignet.

Es war geplant, das System A auf Basis dieser Erkenntnisse einer umfassenden Betriebs-
optimierung zu unterziehen und eine zweite Messkampagne durchzufihren. Die Optimierung
sollte zur Quantifizierung des Potenzials beitragen. Leider konnten die einfachen Veranderungen
am vorhandenen, nicht frei-programmierbaren Leitsystem nicht vorgenommen werden. In
neueren Anlagen mit modernen Leitsystemen kann eine solche Regelstrategie sehr einfach
umgesetzt werden. Eine wichtige Voraussetzung ist natdrlich, dass die Warmetauscher und das
hydraulische System entsprechend ausgelegt sind.

4.45 Neue Regelstrategie fiir Kiihldecken

Grundsatzlich sollte der kleine Temperaturhub in den kihlen Nacht- und Vormittagsstunden
besser ausgenitzt werden. Um dies zu erreichen, muss die in vielen Reglern standardmassig
programmierte "Nachtanhebung" unbedingt deaktiviert werden. Weiter sollte mit der Nacht-
ausklhlung nicht zu frih begonnen werden. In den frihen Abendstunden "verlangen" die
Kahldecken Kalte, da der Sollwert entsprechend der etwas tieferen Aussentemperatur 22°C ist
und in den Blros noch erhdhte Temperaturen herrschen. Die Nachtauskihlung ist viel effizien-
ter, wenn man (a) zuwartet bis die Aussentemperaturen genligend tief sind um den kleinen Hub
(oder ev. Free Cooling) auszunitzen und wenn man (b) die Nachtauskihlung in kurzer Zeit mit
hoher Kalteleistung bewerkstelligt, damit der Energieverbrauch der Hilfsaggregate die
Leistungszahl mdglichst wenig absenkt.
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4.5

Fazit

Wir haben gesehen, dass mit der gezielten Verkleinerung des Temperaturhubes der Energie-

verbrauch von Klimakalteanlagen deutlich reduziert werden kann. Der Erhdhung der Jahres-

arbeitszahl von konventionellen "Kompressorkalte"-Systemen ist jedoch auch bei Verwendung

von hocheffizienten Kaltemaschinen eine obere Grenze gesetzt. Die Zusammenstellung in

Tabelle 9 verdeutlicht diese Tatsache.

Kompressorkalte

Free Cooling

Tabelle 9:

Standard Optimiert Standard Optimiert

Kéltemaschine | Kompressor (COP) 12-25% 8-15 % - -

Internpumpe Verdampfer <1% - - -

Internpumpe Kondensator <1% - - -

Ruckkihler Ventilator (AT, 4 ca. 5 K) <8% <2% <8% <2%

Pumpe 1 % <1% <1% <1%

Speicher: Pumpe 1 % - - -

Kalteverteilung: | Pumpe 1% <1% <1% <1%
Kuhldecken: Pumpe (Ap max. 50 kPa,

oder AT min. 3 K) 1% <1% <1% <1%
Umluftkahler: Pumpe (Ap max. 50 kPa,

AT min. 3 K) 1% <1% <1% <1%

Ventilator (AT, min. 4 K) <10 % <2% <2% <1%

Summe = 50 % (max) 16 % (min) 11 % 6 %

JAZ, = 2 5-6 9 16

den. Diese Betriebsphase wird in der Tabelle nicht betrachtet.

Vergleich von "Kompressorkélte" und Free-Cooling-Prozessen. Der Energie-
verbrauch der Teilsysteme ist in % der erzeugten Kélteenergie angegeben. Bei
Free-Cooling-Anwendungen sind zur Deckung von hohen Lasten an Hitzetagen
bzw. an Tagen mit hohen Klhlgrenztemperaturen oft Kaltemaschinen vorhan-

In Standard-Klimakalteanlagen mit mechanischer Kalteerzeugung erreicht man typischerweise

Jahresarbeitszahlen des Gesamtsystems zwischen 1.5 und 3. Wenn die Kaltemaschine, System-

komponenten und Hydraulik sehr sorgfaltig ausgelegt werden, kédnnen Jahresarbeitszahlen von

maximal 5-6 erreicht werden. Bei Standard-Klimakalteanlagen ist eine Verdoppelung der JAZ

durch geeignete Massnahmen maoglich. Werte Uber JAZ =6 sind mit mechanischer Kalte-

erzeugung schwierig zu erreichen, da auch bei einer optimierten Kéltemaschine der Energie-

verbrauchsanteil des Kompressors, je nach Temperaturhub und Gutegrad, zwischen 8% (COP =
12.5) und 15% (COP = 6.7) betragt.
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Wesentlich héhere JAZ kénnen durch Einsatz von geeigneten Free-Cooling-Prozessen erreicht
werden, wenn das Gesamtsystem und die einzelnen Komponenten sorgfaltig ausgelegt sind und
die Anlage effizient betrieben wird. Insbesondere darf nicht die Situation eintreten, dass bei FC
die Kalteenergieerzeugung mit einem hohen Energieverbrauch flr die Ventilatoren der
RuckkUhlung "erkauft" wird.

Ein "Quantensprung", z.B. eine Verzehnfachung der Jahresarbeitszahl von heute 2 bis 3 auf
Werte von 20 bis 30, gelingt nur durch konsequente Ausnutzung eines kleinen Temperatur-
hubes in Kombination mit optimierten Free-Cooling-Prozessen. Ein Beispiel einer solchen Anlage
ist in Ref. [12] und [13] beschrieben'”. In dieser Anlage (nachfolgend System C genannt) wird
die Kalteenergie mittels Verdunstungskihlung erzeugt. Die Verdunstungskihlung wird mit
Stadtwasser ohne Aufbereitung betrieben (Wasserverbrauch ca. 100 I[t/m2a). Die Anndherung
der PKW-Temperatur an die Kuhlgrenztemperatur betrdgt rund 1 K. Als Raumkihlsysteme
kommen Briustungsklimagerate zum Einsatz, welche Vorlauftemperaturen von 18-20°C beno-
tigen. Da es in Zurich nur rund 175 h/a mit Feuchtkugeltemperaturen Uber 18°C gibt, kann
praktisch das ganze Jahr die Kalteenergie mittels Free Cooling erzeugt werden. Die Spitzenlast-
kaltemaschine, welche fir einen kleinen Temperaturhub optimiert ist (COP = 7-8), kommt nur
selten zum Einsatz. Die installierte elektrische Leistung fir die Kélteerzeugung, Kélteverteilung,
BrUstungsklimageradte und Regelung betragt 2.6 W/mz2. Fur die gesamte Kuhlperiode betragt der
Stromverbrauch 2.8 kWh/m2a. Detaillierte Informationen zu dieser Anlage sind in Ref. [12] und
[13] zu finden.

Die gemessene Jahresarbeitszahl des Gesamtsystems (Verhaltnis von Kélteenergie zur
gesamten elektrischen Energieaufnahme des Klimakaltesystems; d.h. Kilteerzeugung,
Kalteverteilung, Briistungsklimagerate, Regelung) betragt rund 25.

Mit dieser Anlage konnte gezeigt werden, dass ein echter Quantensprung in der Effizienz
maoglich ist: Der Energieverbrauch dieser Klimakalteanlage ist rund 10-mal kleiner als derjenige

von typischen Standard-Anlagen (JAZ, = 20-30 statt JAZ, . = 2-3).

Sys Sys

Als Zusammenfassung sind in Abbildung 34 die Bereiche der Jahresarbeitszahlen verschiedener

Klimakalte-Systeme grafisch dargestellt. Die "Schallmauer" JAZ, . = 6 der Kompressorkalte kann

Sys
nur durch Anwendung von Free-Cooling-Prozessen durchbrochen werden. Mit optimierten Free-
Cooling-Prozessen kombiniert mit Kaltemaschinen fir kleine Temperaturhibe steht uns ein
weites Feld offen — und JAZ,,, = 20-30 ist nicht das obere Ende.

Sys

17) Die Anlage wurde vom Mitautor dieser Studie, Dr. Beat Kegel, in Zusammenarbeit mit der Basler & Hofmann AG entwickelt.
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1 JAZ
30 —
T Kompressorkdlte Free Cooling
A
(Kaltemaschine fur Ab-
20 sicherung an Hitzetagen) ]
15 1
10 — —
Obergrenze fiir Kompressorkalte ("Schallmauer")
; BERXNXSS
B |
0
Kaltwasser 6°C Kaltwasser 8°C Verdampfung var. | Free Cooling Optimiertes
Kondensation 45°C | Kondensation var. | Kondensation var. | Warmetr. Wasser | Free Cooling
Warmetréager Luft Warmetr. Wasser | Gebdudespeicher | Warmetr. Wasser
Momentanregelung Gebaudespeicher Gebaudespeicher

Abbildung 34: Vergleich der Jahresarbeitszahlen verschiedener Klimakdélte-Systeme (als kleine
Auswahl von Beispielen zu verstehen).

4.6 Okonomische Aspekte

FUr die ausgemessenen Anlagen A und B sowie fir die oben beschriebene Anlage C wird eine
Wirtschaftlichkeitsbetrachtung durchgefiihrt. Die spezifischen Investitions- und Betriebskosten
sind in der untenstehenden Tabelle zusammengestellt. Die Investitionskosten umfassen jeweils
die Kosten der Kalteerzeugung und Ruckkihlung zusammen, da in System C wahrend 90-95%
der Betriebszeit die Kalteenergie nur mit dem Verdunstungskuhler erzeugt wird.

System C schneidet schlecht ab, wenn man die kalteleistungsspezifischen Investitionskosten
(CHF/KW Kalteleistung) miteinander vergleicht: Die Investitionskosten sind rund dreimal hoher.
Dieser Vergleich ist aber nicht geeignet, da infolge Uberdimensionierung héufig (zu) grosse
Kaltemaschinen installiert werden. Auch hier liegen grosse Unterschiede vor, obwohl die aus
dem Gebdude abzuflhrende spezifische Warmeenergie durchaus vergleichbar ist (in den Bank-
gebduden A und B etwas hoher als in Gebdude C; in System C selbstverstandlich mit einer
anderen Betriebsweise).
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System A System B System C

Nennkalteleistung Kéltemaschine 186 kW 570 kw 70 kW
Klimatisierte Nutzflache 2'425 m? 3'440 m? 2'200 m?
Kalteleistungsspezifische Investitionskosten

Kaltemaschine + Rickkihlung 500 CHF/kW 430 CHF/kW 1'500 CHF/kW
Flachenspezifische Investitionskosten

Kaltemaschine + Ruckkihlung 37 CHF/m? 40 CHF/m? 55 CHF/m?
Elektrizitatsbedarf fir die Gebdudekihlung JAZy, =~ 2: JAZg, =~ 37 JAZ,, = 20:
(Annahme Kuhlenergie: 60 kWh/mZa) 30 kWh/m?a 20 kWh/m?2a 3 kWh/m2a
Spezifische Energiekosten Elektrizitat

(Annahme 0.17 CHF/kWh) 5 CHF/m?2a 3.4 CHF/m2a 0.5 CHF/m2a

Tabelle 10:
B wurde JAZ

Sys

~ 3 fr den Endausbau angenommen.

Vergleich der spezifischen Investitions- und Betriebskosten Anlagen. *Bei System

Die auf die klimatisierte Nutzflache bezogenen Kosten ergeben folgendes Bild: Die Investitions-
kosten von System C sind 18 CHF/m2 bzw. 15 CHF/m2 héher als diejenigen von System A und B.
Die jahrlichen spezifischen Energiekosten (Elektrizitat) sind rund 3-4.5 CHF/m? tiefer als bei den
anderen Systemen (unter der Annahme fir den Vergleich, dass aus allen drei Gebauden
60 kWh/m2a abzuflhren sind). In System B und C mussen die Kosten flr den Wasserverbrauch
berticksichtigt werden. In System C betragen diese bei einem Wasserverbrauch von ca.
100 It/m2a gerundet 0.5 CHF/m? (Stadtwasser ohne Aufbereitung). Die Betriebskosten von
System C betragen rund 1 CHF/m2 und sind somit rund 4 CHF/m? tiefer als diejenigen von
System A, d.h. die hoheren Investitionskosten von 18 CHF/m2 sind in rund 4% Jahren
kompensiert.

Fazit: Der Einsatz von solchen hocheffizienten Systemen ist trotz hdheren Investitionskosten
wirtschaftlich dusserst interessant.
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5  Planungsrichtlinien

5.1 Einleitung

In diesem Kapitel werden die wesentlichen Grundlagen fur die Planung, Realisierung und den
Betrieb von Klimakalteanlagen mit kleinem Temperaturhub zusammengefasst. Die "Planungs-
richtlinien" basieren insbesondere auf den durchgefiihrten Messungen und Analysen und sollen
als Hilfsmittel dienen, um effiziente Klimakalteanlagen zu planen und realisieren. Es wird aufge-
zeigt, welche Punkte zu beachten sind und welche Fehler unbedingt vermieden werden mussen.

Wie gesehen ist die wichtigste Voraussetzung die Betrachtung des Gesamtsystems bestehend
aus Kaltemaschine, Rickkthlung, Hydraulik, Raumkdihlsystem, Regelung und Betriebsweise. Es
muss eine gute Gesamtlésung statt ungentgend aufeinander abgestimmte Einzelldsungen
angestrebt werden. Technische und 6konomische Gesichtspunkte sind gleichwertig zu bertick-
sichtigen. Das Ziel ist, eine technisch und 6konomisch optimale Losung Uber die gesamte
Nutzungsdauer zu erreichen (was nicht einfach ist, wenn der Investor nicht auch der Nutzer des
Gebaudes ist), d.h. die Energiekosten und sonstigen Betriebskosten mussen in der Planungs-
phase zwingend berlcksichtigt werden.

In den Planungsrichtlinien werden folgende sechs Bereiche unterschieden:
1. Grundlagen, Systemwabhl

2. Kaltemaschine

3. Rickkithlung

4. Warmetauscher

5. Hydraulik

6. Betriebsweise und Regelung

Die Planungsrichtlinien beschrdnken sich im Wesentlichen auf konventionelle Klimakalteanlagen,
d.h. auf "klassische" PKW-Systeme mit Kompressorkalte. Die Richtlinien gelten nattrlich auch

fir hocheffiziente Systeme mit JAZ, . > 20. Es ist jedoch zu betonen, dass die Planung und

Sys
Realisierung solcher Systeme umfassender angegangen werden muss. So mussen die bau-
physikalischen Randbedingungen, das thermische Gebaudeverhalten, usw. in sdmtlichen Uber-
legungen konsequent miteinbezogen werden. Eine in diesem Sinne umfassende Beschreibung

wirde den Rahmen dieser Studie bei weitem sprengen.
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5.2

1.1

1.2

13

14

Zusammenfassung der Planungsrichtlinien

Grundlagen, Systemwahl

Das Gesamtsystem ist entscheidend

Das Ziel eines energieeffizienten Gebdudes ohne Einbussen an Raumklima und Nutzungskomfort
ist nur durch integrale Planung zu erreichen. Architektur, Bauphysik und Gebdudetechnik und
ihre Wechselwirkungen sind die entscheidenden Faktoren in der Planung. "Schwachen" der
Architektur und Bauphysik sollen nicht durch Gebaudetechnik wettgemacht werden. Ebenso
wichtig ist es, den Bauherren in den Prozess mit einzubeziehen (der Bauherr "muss es wollen").

Ein Gebdudekiihlsystem mit grossem Temperaturhub ist inhdrent ineffizient

Die exergetische Betrachtung zeigt, dass in einem System mit grossem inneren Temperaturhub
die dusseren Exergieverluste grésser oder zumindest in der gleichen Gréssenordnung sind als die
Exergieverluste der Kaltemaschine selber. In anderen Worten: In einem System mit grossem Hub
(z.B. PKW 6/12°C oder PKW 8/14°C und Hochhaltung Gber 30°C) wird auch die beste auf dem
Markt erhaltliche Kaltemaschine zu keiner hohen System-Arbeitszahl fihren.

Die Wahl des Raumkiihl- und Riickkiihlsystems legt den bendétigten Temperaturhub fest

Sobald das Raumkuhl- und Rickklhlsystem festgelegt ist, ist auch der im Minimum benétigte
innere Temperaturhub gegeben. Anlagen mit kleinen Temperaturhiben sind méglich mit Raum-
kihlsystemen, die auf einem hohen Temperaturniveau arbeiten (nahe an der Raumtemperatur).
Dazu gehdren insbesondere Thermoaktive Deckensysteme (Betonkernaktivierung), Kihldecken
und effiziente Umluftklhlgeréte. In solchen Systemen sollten PKW-Temperaturen von 16°C auf
keinen Fall unterschritten werden. Effiziente Umluftkihlgerdte arbeiten z.B. mit Vorlauf-
temperaturen von 18-20°C und die Ricklauftemperatur erreicht praktisch die Raumtemperatur.
PKW-Ricklauftemperaturen nahe an der Raumtemperatur sind eine unabdingbare Voraus-
setzung flr einen exergetisch effizienten Prozess. Das Ruckklhlsystem ist so auszulegen und zu
betreiben, dass der Temperaturhub nicht unnétig vergréssert wird.

Keine Systeme mit tiefen PKW-Temperaturen fiir die Gebdudekiihlung verwenden

Die frher Ublichen PKW-Temperaturen 6/12°C oder 8/14°C sind nach dem heutigen Stand der
Technik nicht mehr erforderlich. Solche Systeme sollten flr die Gebdaudeklhlung nicht eingesetzt
werden. In Anlagen mit Entfeuchtung genlgt eine PKW-Temperatur von rund 11°C, wenn der
Luftklhler entsprechend ausgelegt ist. Noch wesentlich effizienter ist, anstelle von Kondensation
in Luftkihlern Adsorptionsprozesse zu verwenden (siehe Punkt 1.7). Damit kdnnen bei geeigne-
ten Raumkuihlsystemen PKW-Temperaturen von z.B. 19/23°C gefahren werden, was einen sehr
hohen Free-Cooling-Anteil ermdglicht.



77

1.5

1.6

1.7

1.8

Inneren Temperaturhub so klein wie méglich halten

Die Effizienz einer Klimakéalteanlage ist in starkem Masse vom inneren Temperaturhub abhangig.
Bei einer Kaltemaschine mit "konstantem" Gutegrad (d.h. mehr oder weniger unabhangig von
der Grosse des Hubes) ist der COP-Wert umgekehrt proportional zum inneren Temperaturhub.

Die Anhebung der PKW-Temperatur um 1 K flhrt zu einer Erhéhung der JAZ von 2.5-4%. Die
Reduktion der Hochhalte-Temperatur um 1 K bringt eine Verbesserung der JAZ von 1-2.5%. Die
effektiven Werte sind stark abhdngig vom Kéaltemaschinentyp und Temperaturniveau.

In jedem Fall Wasser als Energietrager fiir die Gebaudekiihlung verwenden

Fur die GebaudekUhlung sind in jedem Fall wassergebundene Raumkdihlsysteme zu verwenden.
Diese haben grosse energetische und exergetische Vorteile gegentiber Nur-Luft-Systemen und
ermdglichen behagliche Klimatisierungslésungen in grosser Variantenvielfalt. Mit Nur-Luft-
Systemen kdnnen keine hohen JAZ erreicht werden (diese Aussage gilt auch fir mechanische
Nachtliftung oder flr Systeme mit luftgekihlten Speichermassen). Frischluftzufuhr auf den
hygienisch bedingten Minimalwert reduzieren (lbliche Werte beachten: Luftmenge 30-40 m3/h
pro Person bzw. ca. 3-6 m3%h m?, Druckverlust Zuluft & Abluft < 1'200-1'500 Pa, Leistungs-
bedarf der Ventilatoren unter 2 W/m?, Zuschalten WRG erst bei hohen Aussentemperaturen,
typischerweise Uber 27-28°C).

Aufgaben "Gebaudekiihlung" und "Luftentfeuchtung" trennen

Gebaudekihlung mit Luft als Energietrdger ist ineffizient (sieche oben). Der exergetische
Wirkungsgrad der Entfeuchtung durch Kondensation in einem Luftkihler ist sehr gering (je nach
Betriebsbedingungen lediglich einige Prozent). Wenn mdglich ist die Entfeuchtung mit einem
Sorptionsprozess zu bewerkstelligen, der wesentlich effizienter als ein Kondensationsprozess ist.

Gebdude und Kalteenergiebedarf

Der Bedarfsseite ist grosse Beachtung zu schenken. Unndtige Sicherheitszuschldge und Reserven
vermeiden. Das Gesamtsystem sollte so ausgelegt werden, dass es bei den am haufigsten vor-
kommenden Betriebszustdnden am effizientesten lauft und weniger effizient bei Spitzenlast.
Klimakalteanlagen arbeiten nur wahrend wenigen Prozenten der Betriebszeit im Bereich der
Spitzenlast.

Mit Hilfe von Energiebilanzen und einfachen Modellrechnungen Uber den Zeitraum eines Tages
("24 h-Modell") kann zuverlassig bestimmt werden, welche Warmeenergiemenge (Wh/m?2d) in
der Gebdudemasse zwischengespeichert wird bzw. welche Kihlleistung (W/m?) installiert werden
muss. Das Speichervermdgen der Gebdudemasse sollte optimal ausgenitzt werden (statt Ver-
wendung von technischen Speichern, deren Speichervermdgen im Vergleich zur Gebdudemasse
gering ist). Weiter ist das Raumkuhlsystem ist auf die "Art" der Lasten, d.h. Anteil Konvektion
und Strahlung, abzustimmen.
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1.10

1.11

1.12

1.13

Kritische Kdlteverbraucher (mit tiefster PKW-Temperatur) untersuchen

Es muss unter allen Umstanden vermieden werden, dass in einer Anlage die PKW-Temperatur
wegen einzelnen Verbraucher unnétig tief gehalten werden muss. In einem solchen Fall sollten
andere Komponenten gewahlt oder separates Kihlsystem vorgesehen werden. Es ist darauf zu
achten, dass das Gesamtsystem zusammenpasst. Situationen wie z.B. "hocheffiziente Kalte-
maschine & schlecht dimensionierte Komponenten" (z.B. zu kleiner Luftkihler oder Umluft-
kihlgerate, welche tiefe PKW-Temperaturen erfordern) sind zu vermeiden.

Speicher (Wasser, Eisspeicher, usw.)

Technische Speicher kdnnen ganz weggelassen werden (nur zur hydraulischen Entkopplung oder
zur Verkleinerung der Takthdufigkeit). Das Speichervermégen eines technischen Speichers ist
vernachlassigbar klein im Vergleich zum Speichervermégen der Gebaudemasse. Eine hohe PKW-
Temperatur bringt energetisch und wirtschaftlich mehr als das Speicherflllen mit glnstigem
Nachtstrom, da in Standard-Anlagen praktisch immer eine Hochhaltung vorhanden ist. Fur die
Gebaudekihlung niemals Eisspeicher verwenden. Der exergetische Wirkungsgrad solcher
Anlagen ist extrem klein (auch wenn nachts die Kondensationstemperatur abgesenkt wird).

Unnotige Kalteenergieerzeugung vermeiden

Anlagen flr die zentrale Luftaufbereitung kdnnen in Zeiten, in denen keine Entfeuchtung not-
wendig ist, ohne Komforteinbussen mit héheren PKW-Temperaturen betrieben werden. Die
PKW-Temperatur sollte in Abhangigkeit der Enthalpie der Aussenluft geregelt werden (konti-
nuierlich oder stufenweise). Im Sommer unnétig tiefe Zulufttemperaturen und anschliessende
Nachwarmung vermeiden (unnétige Kalteproduktion).

Zulufttemperatur in der Ubergangszeit so tief wie méglich halten

Die Zulufttemperatur sollte in der Ubergangszeit so tief wie maglich gehalten werden, um die
freie Kihlung voll auszuschdpfen (wenn es das Lufteinlass-System in die Rdume zuldsst).

Keine mechanische Nachtliftung verwenden

Die Messungen haben eindriicklich die altbekannte Tatsache bestétigt, dass mechanische Nacht-
lGftung ineffizient ist. NachtlUftung ist durch natrliche Liftung zu bewerkstelligen.
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2.2

2.3

2.4

Kaltemaschine

Generelle Aspekte beachten

Sowohl die Messungen als auch die theoretischen Uberlegungen zeigen, dass in der konsequen-
ten Ausnltzung eines kleinen Temperaturhubes ein grdsseres Energieeinsparpotenzial liegt als
auf der Kaltemaschinenseite. Trotzdem ist der Auslegung bzw. Auswahl der Kaltemaschine die
gebuhrende Beachtung zu schenken. Standard-K&ltemaschinen erreichen heute Gutegrade um
50%, sehr gute Kaltemaschinen (z.B. Anlagen mit Turbokompressoren oder mit effizienten
Kaltemitteln wie Ammoniak oder Propan) erreichen Werte von 55-70%. Man beachte, dass der
Gutegrad vieler Standard-Kaltemaschinen mit kleiner werdendem Temperaturhub markant sinkt
(z.B. Kaltemaschinen mit Kolben- oder Schraubenkompressoren).

Geeignete Kaltemaschine fiir kleinen Temperaturhub auswahlen

Eine markante Effizienzsteigerung kann nur mit einer Kaltemaschine erreicht werden, welche bei
kleinen Temperaturhiben einen hohen Gltegrad aufweist. Die Unterschiede im GuUtegrad bei
kleinen Temperaturhiiben liegen bei Faktor 2. Wegen der Olschmierung kann bei verschiedenen
Bauarten (z.B. mit Schraubenkompressoren) eine bestimmte Druckdifferenz zwischen Konden-
sator und Verdampfer nicht unterschritten werden. Kéltemaschinen dieser Art sind nicht geeig-
net fir Anwendungen mit kleinem Temperaturhub. Fir grdssere Kalteleistungen (ab ca. 150-
200 kW) sind Turbokompressoren, fir kleinere Leistung sind Scrollkompressoren besonders gut
geeignet. Mit Scrollkompressoren kdnnen bei kleinen Temperaturhiiben COP-Werte im Bereich
7-8 erreicht werden.

Effiziente Kéltemittel verwenden

Von den thermophysikalischen Eigenschaften aus gesehen sind Kaltemittel wie Ammoniak oder
Kohlenwasserstoffe wie Propan den heute gangigen Kaltemitteln vorzuziehen. Ob der Einsatz
dieser Kaltemittel mdglich ist, muss von Fall zu Fall abgeklart werden (Stoffverordnung be-
achten). Nicht-azeotrope Kaltemittel sind nicht zu empfehlen.

Auslegung Verdampfer und Kondensator liberpriifen

Eine Kaltemaschine mit effizientem Verdampfer und Kondensator ist eine unabdingbare Vor-
aussetzung flr einen effizienten Prozess. Knapp dimensionierte Warmetauscher fiihren zu einem
unndtig grossen inneren Temperaturhub und damit zu einer unndtigen Vergrdsserung der
Exergieverluste. Die Temperaturdifferenz zwischen PKW-Austritt und Verdampfung sowie
zwischen Kondensation und Kuhlwasser-Austritt sollte 1-2 K nicht Uberschreiten. Diese Tempe-
raturdifferenzen missen vom Anbieter schriftlich garantiert und bei der Abnahme Uberprift
werden (Nebeneffekt: Die Gefahr eines unerwlnschten kurzfristigen Fabrikat-Wechsels wird
reduziert). Die optimale Temperaturdifferenz kann mit einer einfachen Wirtschaftlichkeits-
rechnung gefunden werden. Weiter sind die Druckverluste des Verdampfers und Kondensator
kritisch zu prufen.
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2.6

2.7

3.1

3.2

Variable Volumenstréme durch Verdampfer und Kondensator einstellen

Variable Volumenstréme fuhren bei Teillast zu deutlichen Effizienzsteigerungen. Der minimal zu-
lassige Volumenstrom durch den Verdampfer und Kondensator ist durch den Kaltemaschinen-
anbieter zu spezifizieren. Dieser Wert wird erfahrungsgemass relativ hoch angesetzt und sollte
kritisch hinterfragt werden.

Hochhaltung vermeiden bzw. minimieren

Die Hochhaltung der Kihlwasser-Eintrittstemperatur in den Kondensator bzw. die Hochhaltung
der Kondensationstemperatur auf einem konstant hohen Niveau ist zu vermeiden bzw. auf einen
Minimalwert einzustellen. Auf keinen eine Kaltemaschine mit einer Hochhaltung Uber 25°C
verwenden. Die Ausschreibung ist entsprechend zu formulieren und der Kaltemaschinen-
hersteller bzw. -lieferant muss die Hochhalte-Temperatur schriftlich bestatigen und bei der Ab-
nahme nachweisen.

Abwarme-Nutzung

Wenn die Kaltemaschine konsequent mit einem kleinen Temperaturhub betrieben wird, sind die
Verdichtungsendtemperatur und die Kondensationstemperatur die meiste Zeit so niedrig, dass
sich Abwarmenutzung nicht lohnt. Ausserdem ist in Blrogebduden der Bedarf oft nicht vor-
handen (z.B. fir Warmwasser).

Riickkiihlung

Variable Riickkiihitemperaturen (keine Hochhaltung)

Das Kaltemaschinen- und Rickkihlsystem muss variable Ruckkihltemperaturen zulassen. Der
Planer muss sich dies schriftlich garantieren lassen, damit dies im Betrieb auch tatsachlich umge-
setzt wird. Der Nutzen dieser Anforderung ist enorm gross! Bei variabler Ruckkihltemperatur
bringt eine Konzentration des Kaltemaschinenbetriebes auf die Nacht- und Vormittagsstunden
ahnlich viel wie eine hybride Rickkihlung mit Standardbetrieb.

Standort der Riickkiihler-Einheiten beachten

(Insbesondere Trocken-) RuckkUhler nicht an Standorten platzieren, wo die lokale Lufttemperatur
durch Sonneneinstrahlung deutlich UGber die mittlere Aussentemperatur aufgeheizt wird. Die
lokale Uberhitzung liegt oft in der Gréssenordnung von 5°C, in Extremfallen bis 10°C. Die Re-
duktion der Leistungszahl wahrend dieser Betriebszeit betragt je nach Temperaturniveau bis zu
25%. Weiter ist eine ungehinderte Luftansaugung zu beachten.
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3.4

4.1

4.2

4.3

Nasse Riickkihlung bringt energetische Vorteile

Prinzipiell ist mit nasser Rickklhlung ein grosses Potenzial zur Verkleinerung des Temperatur-
hubes vorhanden. In der Klimakalte wird jedoch sehr haufig trocken riickgekihlt, da die
Investitions- und Betriebskosten einer nassen Ruckklhlung verhaltnismassig hoch sind (Wasser-
aufbereitung und -beheizung, aufwandiger Unterhalt, usw.). Mit Verdunstungskihlsystemen, die
keine Wasseraufbereitung bendtigen und die eine kleine Anndherung an die Kuhlgrenz-
temperatur erreichen (1-2 K), kann das energetische und wirtschaftliche Potenzial voll ausge-
schopft werden. Wenn gleichzeitig Raumkihlsysteme mit hohen PKW-Temperaturen eingesetzt
werden, kann die Kélteenergie praktisch das ganze Jahre mit der Verdunstungskihlung erzeugt
werden. Der COP der Kalteerzeugung durch Verdunstungskihlung kann bei optimaler Aus-
legung und Betriebsweise Werte weit Uber 30 erreichen.

Elektro-Thermo-Verstarkung (ETV) der Ventilatoren und Umwalzpumpe iiberpriifen

Die Leistungsaufnahme der Ventilatoren und Umwaélzpumpe ist im Vergleich zur Kalteleistung zu
Uberprifen. Dabei sind folgende Zielwerte anzustreben (ETV bezogen auf die Kalteleistung):
Ventilatoren ETV <3.5% (in guten Ruckklhlern noch wesentlich tiefer), Umwalzpumpe
ETV < 1%. Die Leistung der Ventilatoren und der Umwalzpumpe sollte bei Teillast entsprechend
geregelt werden.

Warmetauscher

Kritische Warmetauscher iiberpriifen

Die Warmetauscher auf dem tiefsten Temperaturniveau sind exergetisch kritisch. Diese sollten
die kleinste mittlere logarithmische Temperaturdifferenz aufweisen (maximal 1 K).

Zwischen-Kreislaufe mit Warmetauschern vermeiden

Falls Zwischen-Kreisldufe notwendig sind (Trennung Wasser-Glykol / Wasser-Kreislaufe), sind
effiziente Warmetauscher mit einer mittleren logarithmischen Temperaturdifferenz unter 1 K
einzusetzen. Generell sollten samtliche Warmetauscher grosszligig ausgelegt werden, aber ohne
dass der Druckverlust stark ansteigt. Eine Wirtschaftlichkeitsrechnung zeigt, dass in den meisten
Fallen die Mehrkosten fir den "grdsseren" Warmetauscher in kurzer Zeit amortisiert sind.

Luftkiihler grossziigig auslegen

Luftklhler in der zentralen Luftaufbereitung sind generell grossziigig auszulegen, ja sogar zu
Uberdimensionieren. Die héheren Investitionskosten infolge sorgféltig ausgelegter Luftkihler mit
gentgend grosser Warmeubertragungsflache und trotzdem geringem Druckverlust (nicht zu
kleine Lammellenabstande) lohnen sich wirtschaftlich innerhalb kurzer Zeit.
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5.5

5.6

Hydraulik

Generelle Aspekte

Die Praxis zeigt, dass der Stromverbrauch der Umwalzpumpen unterschatzt wird. Die Auslegung
des hydraulischen Systems ist flir den zuverlassigen und energieeffizienten Betrieb einer Klima-
kalteanlage von entscheidender Bedeutung. Die Hydraulik beeinflusst die Jahresarbeitszahl des
Gesamtsystems in der gleichen Gréssenordnung wie der COP des Kaltekompressors.

Hydraulische Schaltungen

Die oftmals anzutreffende hydraulische Trennung von "Produktion/Verbrauch" (teilweise mit
konstanten Durchflissen) fuhrt zu ineffizienten und unwirtschaftlichen Systemen. In wesentlich
effizienteren PKW-Systemen kann der minimale Durchfluss durch den Verdampfer mittels 3-
Wegeventil oder mittels Durchgangsventil/Bypass einfach und zuverldssig garantiert werden.

Keine Uberdimensionierung der Pumpen

Umwalzpumpen in PKW-Systemen werden oft 2- bis 3-fach Uberdimensioniert, was einen Be-
trieb mit schlechtem Wirkungsgrad weit ausserhalb des optimalen Betriebsfeldes zur Folge hat.
Die Uberdimensionierung von Pumpen ist unbedingt zu vermeiden.

Leistungsaufnahme der Pumpen

In Klimakalteanlagen sollten Hocheffizienz-Pumpen verwendet werden (z.B. mit Permanent-
magnetmotor). Die Leistungsaufnahme der einzelnen Pumpen im Vergleich zur Kalteleistung
muss bei der Auslegung Uberprift werden: Die Elektro-Thermo-Verstarkung (Pumpenleistung zu
Kalteleistung) einer einzelnen Pumpe sollte nicht mehr als 1% betragen (aufgrund der kleineren
Temperaturdifferenzen und i.d.R. grésseren Druckverluste in Klimakalteanlagen kann der in der
Heizungstechnik Ubliche Werte von 1 %o nicht erreicht werden). Der ETV-Wert aller Pumpen
sollte als Richtwert 3-4% auf keinen Fall Gberschreiten (siehe Tabelle 9).

Leistungsadaptierende Regelung der Pumpen

Drehzahlregulierte Pumpen sind eine unabdingbare Voraussetzung fir einen energieeffizienten
Betrieb einer Klimakalteanlage.

Bedarfsgerechte Laufzeiten der Pumpen

Die Laufzeiten Uberschreiten oft deutlich die Zeit mit Kihlbedarf des Gebdudes. Teilweise laufen
die Pumpen sogar ohne Unterbruch, was sich verheerend auf die Arbeitszahl auswirkt (vor allem
in der Ubergangszeit mit geringerem Kiihlbedarf verschlechtert sich die Effizienz drastisch). Die
Pumpen mdssen in Zeitrdumen ohne Klhlbedarf ausgeschaltet werden.
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Keine Intern-Pumpen

Intern-Pumpen (z.B. Verdampfer, Kondensator, Luftkihler) sind mit entsprechenden hydrau-
lischen Schaltungen nicht notwendig und kénnen weggelassen werden.

Speicherbewirtschaftung

Technische Speicher k&nnen wie bereits gesagt in den meisten Fallen weggelassen werden. Falls
dennoch vorhanden, ist unbedingt zu beachten, dass bei der Speicherbewirtschaftung der
Temperaturunterschied zwischen Vor- und Ricklauf hochgehalten wird. Der COP sinkt bei ab-
nehmendem Temperaturunterschied markant.

Betriebsweise und Regelung

Generelle Aspekte

Ohne eine optimale Betriebsweise und Regelung des Gesamtsystems kann das Ziel einer hohen
Arbeitszahl nicht erreicht werden. Da Klimakélteanlagen die meiste Zeit im Teillastbereich ar-
beiten, ist es von entscheidender Bedeutung, dass die Kaltemaschine, das Rickkuhl- und PKW-
System lastabhédngig betrieben werden. In Bezug auf die Betriebsweise und Regelung ist in fast
jeder bestehenden Anlage ein Optimierungspotenzial vorhanden.

Variable Verdampfungs- / Pumpenkaltwasser-Temperatur

Die PKW-Temperatur bzw. Verdampfungstemperatur sollte anstatt konstant auf die Spitzen-
leistung variabel anhand der effektiv nachgefragten Kihlleistung geregelt werden. Hohe PKW-
Temperaturen flihren zu einem energieeffizienten Betrieb der Klimakalteanlage. In den meisten
Fallen ist eine Anhebung der PKW-Temperatur bei Teillast mdglich.

Variable Kondensations- / Riickkiihl-Temperatur

Wie bereits weiter oben aufgefihrt (Punkt 2.6 bzw. 3.1), muss die Kondensationstemperatur
(Hochhaltung) und Rickkihltemperatur so tief wie mdglich angesetzt werden. Die optimalen
Werte kdnnen mit einer Wirtschaftlichkeitsrechnung bestimmt werden.
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Betrieb bei kleinem Temperaturhub / Nachtauskiihlung

Bei trockener Rickkihlung sollte das Potenzial des kleinen Temperaturhubes wahrend der
kihlen Nacht- und Vormittagsstunden genutzt werden (unter der Voraussetzung, dass keine
oder eine mdglichst tiefe Hochhaltung vorhanden ist). Im Hochsommer sollte mit der Nacht-
ausklhlung nicht bereits in den friihen, noch relativ warmen Abendstunden begonnen werden,
sondern erst in den Nachtstunden, wenn die Aussentemperatur gentigend tief ist.

Bei nasser Rickklhlung sollte fir die Nachtauskihlung generell auf den Betrieb der Kalte-
maschine verzichtet werden (unter der Voraussetzung eines wassergebundenen Raumkihl-
systems mit hohen PKW-Vorlauftemperaturen, z.B. Betonkernaktivierung, Kihldecken oder Um-
luftkUhlgerate).

Bezliglich Betriebsweise gilt fir beide Félle folgende Regel: Die Nachtauskihlung muss mit
hohen Kalteleistungen in kurzen Zeitrdumen erfolgen, damit die Leistungsaufnahme der
Pumpen, RickkUhlventilatoren, usw. wenig ins Gewicht fallen.

Free Cooling nicht maximal, sondern optimal betreiben

Es ist keine maximale Nutzung, sondern eine optimale Nutzung der freien Kiihlung anzustreben.
Dazu muss in jedem Fall die Arbeitszahl des Free Cooling-Betriebes Uber eine bestimmte Zeit-
spanne bestimmt werden. Die Umschaltung auf Free Cooling darf nur dann erfolgen, wenn die
Arbeitszahl mit Sicherheit hoher ist als mit dem Kaltemaschinenbetrieb (besonders wichtig bei
sehr effizienten Kaltemaschinen).

Regelung der Zulufttemperatur

Im Hochsommer sind unnétig tiefe Zulufttemperaturen mit anschliessender Nachwéarmung
unbedingt zu vermeiden. Die Zulufttemperatur sollte nur dann reduziert werden, wenn eine
Entfeuchtung notwendig ist (z.B. Regelung anhand der absoluten Feuchte der Aussenluft oder
Abluft). In der Ubergangszeit, wenn die Aussentemperatur tief ist und ein Kiihlbedarf vorhanden
ist, sollte die Zulufttemperatur so tief wie moglich angesetzt werden.

Raumtemperatur-Schiebung

Die Schiebung der Raumtemperatur darf nur bei tiefem COP in den heissen Nachmittagsstunden
erfolgen. Bei mittleren bis schweren Gebaduden reduziert die Raumtemperatur-Schiebung in den
heissen Nachmittagsstunden die momentane Kihllast zur Raumkihlung praktisch auf Null. Die
Messungen, insbesondere in Birogebdude A mit den Kihldecken, haben diese bekannte
Tatsache eindricklich bestatigt.
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Keine "Nachtanhebung" in der Raumregelung

In vielen Produkten fur die Einzelraumregelung ist im Kihlbetrieb standardmassig eine "Nacht-
anhebung" programmiert (analog zur [sinnvollen] Nachtabsenkung im Heizbetrieb). Dies hat zur
Folge, dass die Gebaudekihlung in den Nachtstunden nicht |auft und der kleine Temperaturhub
nicht ausgenltzt wird. FUr eine effiziente Nachtauskihlung muss die "Nachtanhebung"
deaktiviert werden.

Sollwertschiebung durch Nutzer begrenzen

Die (aus psychologischen Griinden sinnvolle) Sollwertschiebung durch die Nutzer sollte auf ein
Minimum begrenzt werden. Die Messungen haben eindrlcklich gezeigt, dass der Warme-
austausch innerhalb des Gebaudes bei unterschiedlichen Sollwerten dazu fihrt, dass nur ein
kleiner Teil der Kihlflachen bzw. Klimagerate in Betrieb ist und dadurch die PKW-Temperaturen
unndtig tief angesetzt werden.

Liiftung bedarfsgerecht betreiben

Der Energieverbrauch der Luftférderung bzw. fir das gesamte LUftungssystem ist im Verhaltnis
zum Gesamtenergieverbrauch der klimatechnischen Anlagen relativ gross. Die Betriebszeiten der
Luftungsanlage sind deshalb konsequent auf den effektiven Bedarf zu reduzieren. Auf keinen
Fall die Nachtauskihlung mit der mechanischen Liuftung bewerkstelligen.

Sperrzeiten

Waéhrend Sperrzeiten muss das gesamte System ausgeschaltet werden (eine Sperrzeit darf z.B.
nicht nur fur die Kéltemaschine gelten).

Erfolgskontrollen durch Messungen

Damit eine Erfolgskontrolle (Bestimmung der JAZ) durchgefihrt werden kann, sind die
klimatechnischen Anlagen mit der entsprechenden Messtechnik auszurlsten. Dazu gehéren im
Minimum folgende Energiemessungen: Kalteenergie flr die Luftaufbereitung, Kalteenergie fur
die Raumkdihlung, elektrische Energie fur die Klimakélteanlage (ideal ist eine Aufteilung in
Kaltemaschine und Hilfsaggregate) und elektrische Energie fiir die Liftungsanlage.
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5.3 Die 10 wichtigsten Punkte in Kiirze

Im vorangehenden Abschnitt ist eine Vielzahl von Punkten aufgefihrt und es besteht die
Gefahr, sich in Details zu verlieren. Aus diesem Grund werden untenstehend die aus unserer
Sicht 10 wichtigsten Punkte noch einmal hervorgehoben (Triage von Problemen):

1. Wahl des Raumkuhl- und Rickkihlsystems legt bendtigten inneren Temperaturhub fest.
2. Wasser als Energietrager verwenden (Luftsysteme sind ineffizient, keine mechanische Nachtltftung).

3. Maoglichst kleinem Temperaturhub anstreben:
e Vermeidung von unndtig tiefen Kaltwassertemperaturen
e Variable Verdampfungstemperatur, z.B. Regelung nach Enthalpie der Aussenluft
e Variable Kondensationstemperatur: maximale Nutzung der kiihlen Nacht- und
Vormittagsstunden bei Trockenrlickkthlern oder hybride Ruickklhlung

4. Richtige Auswahl der Kaltemaschine fur kleinen Temperaturhub:
e hoher Gitegrad auch bei kleinem Hub (z.B. Turbo- oder Scrollkompressor)
e energieeffizientes Kaltemittel
e grosszUgig ausgelegter Verdampfer und Kondensator
e keine bzw. moglichst tiefe Hochhaltung

5. Elektro-Thermo-Verstarkung aller Hilfsaggregate Uberprifen. Als Richtwerte gelten
e Umwadlzpumpen ETV < 1% der Kalteleistung
e Ventilatoren RickkUhlung ETV < 3.5% der Kalteleistung

6. Energieeffiziente hydraulische Installationen und Regelung:
e PKW-System mit variablen Volumenstrémen
e Leistungsadaptierende Regelung aller Hilfsaggregate
e Ventilatoren nur bei Bedarf in Betrieb
e Vermeidung von unnétiger Kélteproduktion

7. Auslegung der Warmetauscher im PKW-System auf max. 1 K Temperaturdifferenz

8. Keine technischen Speicher verwenden (Wasser-, Eisspeicher), stattdessen optimale Bewirtschaftung
der Gebdudemasse als Speicher

9. Nicht maximale, sondern optimale Nutzung von Free Cooling

10. Effiziente Raumregelung:
e Raumtemperaturschiebung nur in den heissen Nachmittagsstunden
e Sollwertschiebung durch Nutzer begrenzen
e keine "Nachtanhebung" der Raumtemperatur
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5.4 Hindernisse im Planungsprozess

Klimakalteanlagen mit Jahresarbeitszahlen Gber 20 sind technisch machbar und &konomisch
tragbar. Eine mogliche Lésung ist die Kombination eines Free-Cooling-Prozesses mit einer
Kéaltemaschine mit kleinem Temperaturhub. Alle Teilsysteme mussen optimal zusammenpassen.
Die Gebaudetechnikplaner haben mit dem Konzept der Kélteerzeugung, Rickkihlung, Kalte-
verteilung und Raumkihlung den entscheidenden Einfluss auf den bendtigten Temperaturhub.
Oft werden die grundsatzlichen Entscheidungen in einer frihen Projektphase getroffen und
kdnnen spater nicht mehr korrigiert werden.

Die Planer wissen, dass im Prinzip ein kleiner Temperaturhub angestrebt werden sollte, vielen ist
aber nicht bewusst, wie gross das Potenzial fur Effizienzsteigerungen ist. In der Planungsphase
wird deshalb zuwenig konsequent nach solchen Lésungen gesucht. Haufig werden an vielen
Stellen Sicherheitszuschlage gemacht, die fur die Effizienz des Gesamtsystems verheerende
Folgen haben koénnen. Weiter muss der Planungsprozess (bei gegebenem Honorar) méglichst
effizient und sicher ablaufen, das Finden einer moglichst energieeffizienten Losung ist ein eher
zweitrangiges Ziel. Schliesslich sind bei der Planung und Ausflihrung von neuartigen Losungen
Angste vorhanden. Es ist zu einem gewissen Grad durchaus verstandlich, dass die Planer
tendenziell kein Risiko eingehen wollen wegen Effizienzfragen.

Auch von Seite der Auftraggeber stehen innovativen Ldsungen Hindernisse entgegen. Ein
grundlegendes Problem ist, dass Investitions- und Betriebskosten oft nicht in der gleichen Hand
sind und deshalb der Anreiz fur optimale Lésungen fehlt. Weiter weiss der Bauherr in der Regel
gar nicht, dass Anlagen mit sehr hohen Arbeitszahlen realisierbar sind. Fir ihn stehen zum
Zeitpunkt der Planung die Investitionskosten und der sichere Betrieb im Vordergrund. Die grosse
Masse setzt im Zweifelsfall auf bekannte und bewéahrte L&sungen. Deshalb ist es umso
wichtiger, mit konkreten Beispielen zu zeigen, dass hocheffiziente Anlagen mit tiefen Betriebs-
kosten ohne Einbussen bezlglich Zuverlassigkeit und Behaglichkeit realisierbar sind. Bauherren
kdnnen mit Wirtschaftlichkeitsrechnungen, Referenzen und Erfahrungen von Betreibern fir
solche Lésungen gewonnen werden.

Es ist offensichtlich, dass mehrheitlich nicht-technische Hindernisse zu Uberwinden sind. Der
technisch mogliche Quantensprung kann der Planer allein nicht erreichen, es braucht eine
vertrauensvolle Zusammenarbeit aller Beteiligten (Bauherr, Architektur, Bauphysik und Gebaude-
technik). Der Auftraggeber "muss es wollen" und bereit sein, dass der Planungsprozess unter
Umstdanden komplizierter wird und er muss sich bewusst sein, dass aufgrund der Wechsel-
wirkungen im Gesamtsystem die Freiheit in der Komponentenwahl eingeschrankt ist. So macht
es beispielsweise keinen Sinn, einen optimierten Free-Cooling-Prozess einzusetzen und in den
Raumen beliebige Umluftklimagerate, welche tiefe Kaltwassertemperaturen erfordern.
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6  Schlussfolgerungen

Die Bedeutung der energieeffizienten Kiihlung von Birogebauden wird in Zukunft zunehmen.
Kuhlenergiebedarfe von deutlich Gber 50 kWh/m2a sind heutzutage keine Seltenheit mehr. Die
Hauptgrinde fur den in den vergangenen Jahren stetig gestiegenen Kihlenergiebedarf sind die
veranderte Bauweise mit hoheren Glasanteilen bei gleichzeitig zunehmenden internen Warme-
lasten. Die verbesserte Warmeddmmung erhdht den Kihlenergiebedarf ebenfalls. Schliesslich
wird der Kihlenergiebedarf infolge der Klimaerwdrmung ansteigen. Die energieeffiziente Ge-
baudekhlung ist deshalb im Hinblick auf eine nachhaltige Entwicklung von grossem Interesse.

Kernpunkt der vorliegenden Arbeit ist der oft unnétig grosse innere Temperaturhub in Klima-
kalteanlagen und das damit verbundene brachliegende Potenzial fir Effizienzsteigerungen.
Dieses Potenzial wurde sowohl mit theoretischen Uberlegungen als auch mit umfangreichen
Messreihen an zwei Klimakalteanlagen bestimmt. Flr die Analyse solcher Anlagen ist die
energetische Bilanzierung notwendig, aber nicht hinreichend. Mit Exergieanalysen kdnnen
Verlustherde quantifiziert und Optimierungsmassnahmen entwickelt werden. In Standard-Klima-
kalteanlagen findet eine radikale Vernichtung von Exergie statt, der exergetische Wirkungsgrad
ist oft wesentlich kleiner als 10%. Dabei sind die dusseren Exergieverluste aufgrund des (un-
notig) hohen Temperaturhubes grosser als die inneren Exergieverluste der Kaltemaschine. Die
Verkleinerung des Hubes bringt in den meisten Fallen eine grdssere Effizienzsteigerung als die
Verbesserung des Giitegrades der Kéltemaschine.

Auf Basis der Messungen wurden die Wirkungen einzelner Optimierungsmassnahmen wie das
Anheben der Kaltwassertemperatur, die Reduktion der Hochhaltung und optimierte Betriebs-
weisen quantifiziert. Es konnte gezeigt werden, dass der Stromverbrauch in konventionellen
Anlagen mit Kompressorkalte durch gezielte Ausnitzung eines kleinen Temperaturhubes um bis
zu 50% reduziert werden kann.

Mit konventionellen Klimakalteanlagen (d.h. Erzeugung von PKW mittels Kaltemaschine) kann
auch bei Verwendung hocheffizienter Kéltemaschinen eine Jahresarbeitszahl des Gesamtsystems
von 5 bis 6 nicht Ubertroffen werden. Um diese "Schallmauer" zu durchbrechen, missen neu-
artige Konzepte entwickelt werden, z.B. eine Kombination von Free-Cooling mit einer Kalte-
maschine mit kleinem Hub zur Deckung von Spitzenlasten.

Klimakalteanlagen mit System-Jahresarbeitszahlen iiber 20 sind mit vertretbaren
hoheren spezifischen Anlagekosten realisierbar, ohne dass Einbussen an Raumklima,
Nutzungskomfort und Betriebssicherheit in Kauf genommen werden miissen.



90

Obwohl die Idee hinter der optimalen Ausnitzung kleiner Temperaturhlibe auf den ersten Blick
"banal" erscheint, gibt es viele Stolpersteine. Die erarbeiteten Planungsrichtlinien sollen ver-
schiedene Losungsansatze aufzeigen und mithelfen, grobe Fehler zu vermeiden. Besonders
wichtig ist, dass nur die integrale Betrachtung des Gesamtsystems zum Ziel fihrt. Die Ver-
wendung einer hocheffizienten Kaltemaschine alleine genligt keineswegs. Die ganze Kette des
Energieversorgungssystems (Kalteerzeugung, Rickklihlung, Kalteverteilung, Raumkihlsystem,
Hydraulik, Regelung, Betriebsweise) und die Gebdudedynamik miissen in die Uberlegungen ein-
bezogen werden. So ist z.B. Uber eine ganze Kihlsaison gesehen der Einfluss der Hydraulik und
der Betriebsweise von gleicher Wichtigkeit wie diejenige der Kaltemaschine.

FUr die Prozessanalyse sollten (neben Exergieanalysen) unbedingt die Arbeitszahlen des Gesamt-
systems anstelle von Leistungszahlen verwendet werden. Die objektivste Kenngrosse fir die
Energieeffizienz ist die Arbeitszahl des Gesamtsystems bezogen auf die aus dem Gebaude
abgeflihrte Energie (Nutzen). Ein sinnvoller Ansatz zur Berlcksichtigung des Energieverbrauchs
von Hilfsaggregaten ist die Elektro-Thermo-Verstarkung (ETV). Wenn alle ETV-Werte auf die
Kélteenergie bzw. Kalteleistung bezogen werden, kénnen die auf die Erzeugungsseite bezogene
Arbeitszahl bzw. Leistungszahl des Gesamtsystems einfach bestimmt werden.

In der vorliegenden Studie ist die Gebdudetechnik im Vordergrund gestanden. Hohe Arbeits-
zahlen kénnen aber nur mit einer ganzheitlich optimierten Losung erzielt werden, d.h. Gebaude
und Gebaudetechnik mussen aufeinander abgestimmt sein. Voraussetzungen flr das
Funktionieren sind ein durchdachter Entwurf und verschiedene bauphysikalische Gebaude-
qualitaten, die im Rahmen dieser Arbeit nicht behandelt wurden. Die Erfullung dieser Voraus-
setzungen und die Integration der Gebdudetechnik in das Architekturkonzept sind ebenso
wichtig wie die Gebaudetechnik selber.

Abschliessend bleibt zu hoffen, dass diese Studie ein Anstoss fur weitere Diskussionen zum
Thema effiziente Gebaudekihlung ist, sowohl auf der Seite der Gebaudetechnikplaner,
Kéltemaschinen-, Komponenten-Anbieter und Unternehmer als auch bei den Architekten und
Bauherren. Schliesslich ware es winschenswert, wenn das Thema vermehrt in die Ausbildung
von Gebaudetechnikplaner und -planerinnen einfliessen wuirde.
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7  Symbolverzeichnis

Formelzeichen

B J

B W

C m/s
c Jkg K
cop -
COSP -

e J/kg
E J

E W

e, J/kg
E, W

g J/kg

h J/kg
m kg/s
n B,

p Pa

P W

q J/kg
q W/m2
Q J

Q W

R J/mol K
R, Jikg K
s J/kg K
S J/K

S W/K
S, W/K
t S

T K

AT K

AT, K

w J/kg
X g/kg
y ,

z m

Anergie
Anergiestrom
absolute Geschwindigkeit

spezifische Warmekapazitat bei konstantem Druck

Cofficient of Performance

Cofficient of System Performance
spezifische Exergie

Exergie

Exergiestrom

spezifischer Exergieverlust
Exergieverluststrom

spezifische Gibbs'sche freie Enthalpie
spezifische Enthalpie

Massenstrom

Brechnungsindex (Refraktometermessung)
Druck, Partialdruck

Leistung

spezifische Warmeenergie
Warmestromdichte

Warmeenergie

Warmestrom

universelle Gaskonstante (= 8.314 J/mol K)
Gaskonstante von Luft (= 287 J/kg K)
spezifische Entropie

Entropie

Entropiestrom

irreversibler Entropieproduktionsstrom
Zeit

absolute Temperatur

Temperaturhub, Temperaturdifferenz
innerer Temperaturhub der Kéltemaschine
spezifische technische Arbeit
Massenbeladung

Stoffmengenanteil

Hoéhenkote
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aus

eff
ein

Komp

Leistungszahl

Leistungszahl des reversiblen KM- oder WP-Prozesses
exergetischer Wirkungsgrad

second-law efficiency (2. Hauptsatz)

GUtegrad bezogen auf die Carnot-KM zwischen T, und T,
Gltegrad bezogen auf die reversible Carnot-KM (=7, )

den 2. HS betreffend (second-law efficiency)
aussen, ausserer Temperaturhub
abgefihrt

Austritt

Carnot, den Carnot-Prozess betreffend
Wasserdampf

effektiv

Eintritt

elektrisch

exergetisch

Heizung, des Heizens

innen, innerer Temperaturhub
irreversibel

Komponente k der Mischung
Kdhlung, des Kuhlens
Kondensator

Kéaltemaschine

Kompressor

Kaltesystem

trockene Luft

Mittelwert

Minimum

Warme (der Warme bzw. des Wéarmestroms)
Raum

reversibel

Rucklauf

System

thermisch

Umgebung

Verlust, Verdampfer

Vorlauf

Warmepumpe

zugeflhrt
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Abkiirzungen

ABL
AUL
AZ
cop
COsP
cws
FC
HH
HS
IAZ
KD
KKA
KS
KVS
KW
0G
PKW
PWW
RK
RL
SPF
TABS
TAZ
UG
ULK
VL
WP
WPZ
WRG
ZuL

Abluft

Aussenluft

Arbeitszahl

Coefficient of Performance
Coefficient of System Performance
Chilled Water System

Free Cooling

Hochhaltung

Hauptsatz (1./2. HS der Thermodynamik)
Jahresarbeitszahl

Kdhldecken

Klimakalteanlage

Kéltesystem
Kreislaufverbundsystem
Kaltwassser

Obergeschoss

Pumpenkaltwasser
Pumpenwarmwasser
Ruckkihlung

Rucklauf

Seasonal Performance Factor (JAZ)
Betonkernaktivierung
Tagesarbeitszahl

Untergeschoss

Umluftklimagerat

Vorlauf

Wdarmepumpe
Warmepumpentestzentrum
Warmerlckgewinnung

Zuluft
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A1 Messkampagne Blirogebaude A

Messstelle Nr.  Messgerat, Sonde / Fabrikat Logger
Ruckkihl-Kreislauf: Temperatur TO1  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-1
Kondensator Austritt, TRKVLO1 [°C] Tauchhulse

Ruckkuhl-Kreislauf: Temperatur TO2  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-2
Kondensator Eintritt, TRKRLO2 [°C] Tauchhulse

Ruckkuhl-Kreislauf: Temperatur T09  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm an Rohr Hydra-3
Luftkhler Austritt, TRKRLO9 [°C] anliegend

Ruckkuhl-Kreislauf: Volumenstrom F31 Ultraschall-Durchflussgerat (4-20mA) / Hydra-15
Wasser/Ethylenglykol, FRK31 [m3/h] Tokimec Ultrasonic Flowmeter UF1000

Ruckkihl-Kreislauf: Volumenstrom F35  Volumenstrommessung Gber Druckverlust -
Wasser/Ethylenglykol [m3/h] (Daten via RS232) / TA-CBI I

Primar-Kreislauf: Temperatur TO3  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-201
Verdampfer Eintritt, TPrimRLO3 [°C] Tauchhulse

Primar-Kreislauf: Temperatur TO4  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-4
Verdampfer Austritt, TPrimVL04 [°C] Tauchhulse

Priméar-Kreislauf: Volumenstrom F32  Ultraschall-Durchflussgerat (Daten via RS232) /-
Wasser/Ethylenglykol, FPrim32 [m3/h] Flexim Fluxus ADM 6515

Priméar-Kreislauf: Volumenstrom F34  Ultraschall-Durchflussgerat (AO-Signal Hydra-16
Wasser/Ethylenglykol, FRK34 [m3/h] 4-20mA) / Flexim Fluxus ADM 6550

Sekundar-Kreislauf: Temperatur Warme- TO5  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-5
tauscher Prim/Sek Eintritt, TSekRLO5 [°C] Tauchhulse

Sekundar-Kreislauf: Temperatur Warme- TO6  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-6
tauscher Prim/Sek Austritt, TSekVLO06 [°C] Tauchhulse

Kélte-Verteilung: Temperatur PKW TO7  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-7
Vorlauf, TKVVLO7 [°C] Tauchhulse

Kalte-Verteilung: Temperatur PKW TO8  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Hydra-8
Rucklauf, TKVRLOS8 [°C] Tauchhulse

Kalte-Verteilung: Volumenstrom F33  Ultraschall-Durchflussgerat (AO-Signal Hydra-9
PKW, FSek33 [m3/h] 4-20mA) / Fuji Electronics Portaflow

Kaltelbergabe 3. OG, Warmetauscher: T11  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Fluke-1
Niedertemperatur Vorlauf, TKUVL11 [°C] Tauchhlse

Kéltelibergabe 3. OG, Warmetauscher: T12  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Fluke-2
Niedertemperatur Ricklauf, TKURL12 [°C] Tauchhulse

Kahldecken-Kreislauf: Temperatur PKW T13  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=8mm in Fluke-3
Vorlauf, TKDVL13 [°C] Tauchhulse

Kahldecken-Kreislauf: Temperatur PKW T14  PT-100-4Leiter / Jumo, D=8mm in Fluke-4
Rucklauf, TKDRL14 [°C] Tauchhulse

Kihldecken-Kreislauf: Volumenstrom F41  Ultraschall-Durchflussgerat / — Fluke-5
PKW, FKD41 [m3/h]

Kaltemaschine: Energieaufnahme Kompres-  EO1  Energiezahler / Hager EC 310, 3Ph/80A, Multisens-
sor 1 & 2, EKomp01 & EKomp02 [kWh] E02 100 Wh pro Impuls 07 & 08

Tabelle 11:

vom 17.8.2004 bis 27.10.2004 im Blrogebdude A.

Zusammenstellung der Messgréssen (neben Leitsystem) fir die Messkampagne
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A2 Messkampagne Blirogebdaude B

Messstelle Nr.  Messgerat, Sonde / Fabrikat Logger

Ruckkahlkreislauf: Temperatur T01  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=6mm in Agilent 1

Kondensator Eintritt [°C] TauchhUlse

Ruckkuhlkreislauf: Temperatur TO2  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=6mm in Agilent 2

Kondensator-Austritt [°C] Tauchhlse

Rackkuhlkreislauf: Volumenstrom, nach FO3  Ultraschall-Durchflussgerat (AO-Signal Agilent 3

Kondensator Austritt [m3/h] 4-20 mA) / Fuji Electronics Portaflow

PKW-Primarkreislauf: Temperatur TO5  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=6mm Agilent 5

Verdamper Eintritt [°C] in Tauchhulse

PKW-Primarkreislauf: Temperatur TO6  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=6mm Agilent 6

Verdamper Austritt [°C] in Tauchhulse

PKW-Primarkreislauf: Volumentrom, nach FO7  Ultraschall-Durchflussgerat (AO-Signal Agilent 7

Verdampfer Austritt [m3/h] 4-20 mA) / Fuji Electronics Portaflow

Kéltemaschine: Kompressorleistung [kW] P09  Power Analyzer D6000 / Norma -

Schaltschrank: Leistung Pumpen Riickkihl-, P10  Power Analyzer D6000 / Norma ??? -

Primarkreislauf und PKW-Verteilung, Leistung

MSR-Technik [kW]

Ruckkihlung 7.0G: Ventilatorleistung [kW] P70  Power Analyzer D6000 / Norma -
(einmalige Leistungsmessung)

PKW-Verteilung fur Luftaufbereitungs- E11  Calec MB/ Aqua Metro (eingebauter Agilent

anlagen: Volumenstrom [m3/h] und Energiezahler, AO-Signal ausgelesen)

Enthalpiestrom [kW]

PKW-Verteilung fur Kiihldecken und E12  Calec MB/ Aqua Metro (eingebauter Agilent

Umluftkihlgerate: Volumenstrom [m3/h] Energiezahler, AO-Signal ausgelesen)

und Enthalpiestrom [kW]

Zone 4. OG: Temperatur PKW T41 PT-100-4 Leiter / Jumo, D=6mm HP 1

Vorlauf [°C] in Tauchhulse

Zone 4. OG: Temperatur PKW- T42  PT-100-4 Leiter / Jumo, D=6mm HP 2

Rucklauf [°C] in Tauchhulse

Zone 4. OG: Volumenstrom F43  Ultraschall-Durchflussgerat (AO-Signal 77

PKW [m3/h]

4-20 mA) / Fuji Electronics Portaflow

Tabelle 12:

vom 17.7.2005 bis 25.8.2005 im Blrogebéude B.

Zusammenstellung der Messgrdssen (neben Leitsystem) flr die Messkampagne
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A3 Messunsicherheiten

Die Messungen sind mit Unsicherheiten behaftet, welche insbesondere von der Unvollkommen-
heit der Messmethode und Messinstrumenten herrtihren. Da die Unsicherheiten die Aussage-
kraft der Messresultate limitieren, mussen sie nach Mdéglichkeit quantitativ erfasst werden.

Temperaturen

Die Temperaturen wurden mittels PT100 4-Leiter Messfihlern gemessen (Durchmesser 6 mm).
Diese wurden vor der Messkampagne in Eiswasser und bei Umgebungstemperatur (ca. 20°C) in
einem Wasserbad kalibriert. In den Anlagen sind Tauchhtlsen mit einem Durchmesser von 8 mm
vorhanden. Um den Leerraum zu fillen, wurden Kupferrohre Uber die Fihler gestilpt. Mittels
Warmeleitpaste wurde der "Kontakt" mit der Oberflache der Tauchhilsen verbessert.

Die Bedienungsunterlagen beziffern den Messfehler mit +0.06 K zuzlglich den Fehler des
Sensors. Aufgrund der Kalibrierung wird der Sensorfehler auf £0.1 K angesetzt. Somit ergibt
sich ein totaler Fehler von +0.16 K. Zusatzlich ist durch den Einbau in die Tauchhllsen mit
weiteren Fehlern zu rechnen, diese Fehler besitzen jedoch das gleiche Vorzeichen. Fiur die
Temperaturmessung wird eine Messunsicherheit von +0.2 K veranschlagt.

Volumenstrome

Fir die Volumenstrommessung wurden verschiedene Ultraschall-Durchfluss-Messgerdte ver-
wendet, welche vorher im Labor der HTI Burgdorf auf einem eigens dafiir eingerichteten
Prifstand miteinander verglichen wurden. Der Vergleich mit einem eingebauten Coriolis-
Durchfluss-Sensor hat Abweichungen bis 10% ergeben. In den Klimakalteanlagen konnten die
empfohlenen Beruhigungsstrecken vor und nach den Sensoren nicht immer eingehalten
werden, was eine weitere Fehlerquelle darstellt. Fir die gemessenen Volumenstréme wird mit
eine (mittlere) Messunsicherheit von £10% angenommen.

Elektrische Energie / elektrische Leistung

In System A wurde die aufgenommene Energiemenge der Kompressoren mit zwei Energie-
zdhlern gemessen. Bei einem Impuls je 100 Wh ergibt sich folgende Auflésung fir die
Momentanleistung: Bei einer mittleren Leistung von 20 kW pro Kompressor ergibt dies einen
Impuls alle 18 Sekunden. Ab einem Zeitintervall von 3 min. ergibt dies eine Unsicherheit von
max. 10% und ab 15 min. von 2% beziglich des Energieverbrauchs. Diese Werte geben das
minimale Zeitintervall bei stationaren Bedingungen vor, in welchem der COP der Anlage beur-
teilt werden soll (in den meisten Fallen Intervall von mindestens 30 min.).
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In System B wurden die Kompressorleistungen mit dem Power-Analyzer, Typ 5255 S, der Firma
Norma gemessen. Die Stréome wurden mittels Strommesszangen auf das Gerat gefihrt, da kein
Eingriff in die bestehenden Schaltungen vorgenommen werden wollte. Gemass Bedienungs-
anleitung betragt der Fehler rund +1% bei einer Leistung von 20 kW. Durch den Einsatz der
Stromwandlerzangen wird dieser Wert auf £3% erhoht (Wandlungsfehler).

Warmezahler

In System B wurden zusatzlich Daten aus den installierten Warmezahlern ausgelesen
(Enthalpiestrome und Volumenstréme). Die Fehler fir die Volumenstréme werden mit +1%, far
die Enthalpiestrome mit +4% veranschlagt (Schatzwerte gemass Bedienungsanleitung).

Fehlerfortpflanzung

Im Rahmen dieser Studie wurde eine vereinfachte Fehlerrechnung angewendet'®. Die obigen
Fehlerangaben wurden als systematische Fehler betrachtet (im Sinne einer Vereinfachung und
aufgrund fehlender Kenntnis der "wahren" systematischen Fehler). Die zufélligen Fehler er-
geben sich aus den Zeitreinen der Messungen, es wurde mit dem "wahrscheinlichen Fehler"
gerechnet. Die totale Unsicherheit einer Messgrosse wurde als quadratische Summe der
systematischen und zufélligen Unsicherheit berechnet. Diese Werte wurden anschliessend in der
Gauss'schen Fehlerfortpflanzung verwendet.

18) J. R. Taylor: An introduction to error analysis. Second edition, University Science Books, Sausalito, CA, 1997.



