Forschungsprogramm UAW Im Auftrag des
Umgebungswarme, WKK, Kalte Bundesamtes fir Energie

Schlussbericht April 2008

WEXA: Exergie-Analyse zur
Effizienzsteigerung von
Luft/Wasser-Warmepumpen

ausgearbeitet durch

Lukas Gasser, dipl. Ing. FH

Beat Wellig, Dr. sc. techn. ETH

Karl Hilfiker, Prof. Dr. sc. techn. ETH

Hochschule Luzern — Technik & Architektur

CC Thermische Energiesysteme & Verfahrenstechnik
Technikumstrasse 21

CH-6048 Horw

BFE
OFEN =
LR

SFOE



@

energie schweiz

Vorwort

Die Studie WEXA (Warmepumpen-Exergie-Analyse) wurde durch das umfangreiche BFE-
Forschungsprojekt LOREF (Luftkiihler-Optimierung mit Reduktion von Eis- und Frostbildung)
ausgeldst. Es wurde erkannt, dass fir eine markante Effizienzsteigerung von Luft/Wasser-
Warmepumpen samtliche Teilprozesse und auch das Heizsystem in eine Analyse ein-
zubeziehen sind.

Eine thermodynamisch einwandfreie Prozessbeurteilung wird durch die Exergie-Analyse
erreicht. Sie zeigt Uibersichtlich auf, wo das lohnende Optimierungspotenzial fir Forschung und
Entwicklung zu finden und wie gross es ist.

An der Hochschule Luzern — Technik & Architektur (HSLU — T&A) wurden bereits verschiedene
experimentelle Exergie-Analysen durchgefuhrt. Dagegen ist WEXA eine theoretische Studie.
Sie wurde Lukas Gasser als Diplomarbeit anvertraut (Herbst 2005). Durch die finanzielle
Unterstitzung des Bundesamtes fir Energie (BFE) und der HSLU — T&A bekam er danach die
Maoglichkeit, sie detaillierter auszuarbeiten.

Wertvolle Unterstlitzung erhielt die Arbeit von den forschenden Ingenieuren unseres Teams:
Louis Berlinger, Martin Imholz, Rasid Sahinagic, Cornel Kuhn und Maik Albert. Weiter trugen
die grossen Erfahrungen von Prof. Dr. T. Kopp, Prof. Dr. M. Ehrbar und H.J. Eggenberger zum
Gelingen der Studie bei.

Schliesslich ist jenen herzlich zu danken, die zu dieser Studie anspornten und fir die finanzielle
Unterstutzung sorgten: vom Bundesamt fiir Energie F. Rognon und Prof. Dr. T. Kopp und von
der Hochschule Luzern Prof. J. Habegger und Prof. Dr. R. Husler.

Horw, April 2008
Karl Hilfiker, Beat Wellig

Diese Studie wurde auch in englischer Sprache verfasst.

Diese Arbeit ist im Auftrag des Bundesamtes fiir Energie entstanden. Fir den Inhalt und die
Schlussfolgerungen sind ausschliesslich die Autoren dieses Berichts verantwortlich.

This project was carried out on behalf of the Swiss Federal Office of Energy. Responsibility for
the content and the conclusions of the report lies entirely with the authors.




Zusammenfassung 3

Zusammenfassung

Das Heizen unserer Hauser ist aufwandig und noch wenig effizient. Der Einsatz von Luft/Wasser-
Warmepumpen nimmt zu, mithin weil sie einfach zu installieren und betreiben sind. Fir Hausbesitzer
haben h&ufig niedrige Investitionskosten fur das Heizsystem Vorrang vor tiefen Betriebskosten, so
dass auch die Hersteller starken Preisdruck erfahren und fir markante Weiterentwicklungen selten
viel Ubrig bleibt. Die Folge ist eine schlechte Nutzung der Primarenergie.

Warmepumpensysteme weisen ein grosses Potenzial fir Effizienzsteigerungen auf. Der exergetische
Wirkungsgrad heutiger Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung betrdgt rund 30%. Die
verlustfrei arbeitende Warmepumpe hat hingegen einen exergetischen Wirkungsgrad von 100%.
Diese Studie zeigt mittels Exergie-Analyse auf, wo die Verluste in Luft/Wasser-Wéarmepumpen
entstehen, wie gross sie sind und wie stark sich diese auf die einzelnen Teilprozesse auswirken. Auf
Basis der Exergie-Analyse werden Verbesserungsmdoglichkeiten erarbeitet und die damit erzielbaren
Effizienzsteigerungen quantifiziert.

Die energetische Bewertung ist fiir die Beurteilung eines Warmepumpen-Prozesses notwendig, aber
nicht hinreichend. Uber die Prozessgiite gibt der zweite Hauptsatz der Thermodynamik Auskunft. In
dieser Studie erfolgt die Anwendung des zweiten Hauptsatzes nicht mit abstrakten Entropie-Bilanzen,
sondern mit Exergiebilanzen. Der Begriff ,Exergie” ist fur Warmepumpen-Anwendungen leicht
verstandlich: Die reale Antriebsleistung des Kompressors ist um die Summe aller auftretenden
Exergieverluste grosser als die Antriebsleistung des idealen (reversiblen) Prozesses. Kann der
exergetische Wirkungsgrad durch gezielte Weiterentwicklungen verbessert werden, hat dies auch eine
Verbesserung der Leistungszahl zur Folge.

Aus elementaren Energie- und Exergiebilanzen wurden Grundgleichungen fir die Exergieverlust-
Berechnungen fir die Warmepumpe als Ganzes, fur die einzelnen Teilprozesse sowie fir das
Heizsystem hergeleitet. Diese Gleichungen eignen sich fur die Darstellung und Interpretation in T,s-
Diagrammen sowie fir numerische Analysen. Es wurden vier verschiedene exergetische
Wirkungsgrade zur Bewertung der Luft/Wasser-Warmepumpe definiert: einer fir den
Warmepumpenkreislauf, einer beziiglich der erzeugten Heiztemperatur bei intermittierend arbeitenden
Anlagen mit Ein/Aus-Regelung, einer beziglich der vom Gebé&ude kontinuierlich erforderlichen
Heiztemperatur, und ein letzter berticksichtigt die gewlinschte Raumtemperatur. Die Exergieverluste
der einzelnen Teilprozesse werden mathematisch Ubersichtlich in Abhangigkeit der relevanten
Prozessgrossen berechnet. Dazu wurde ein analytisches Modell basierend auf wenigen
Approximationen (Linearisierungen, Reihenentwicklungen) und Stoffdaten entwickelt.

Bei konventionellen Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung steigt mit zunehmender
Umgebungstemperatur und somit abnehmender erforderlicher Heizleistung die erzeugte Heizleistung.
Als Folge davon steigen die Temperaturgefélle fir die Warmeibertragung in Verdampfer und
Kondensator, so dass die Exergieverluste in Verdampfer und Kondensator mit steigender
Aussentemperatur quasi progressiv zunehmen und so den exergetischen Wirkungsgrad reduzieren.
Weiter wird die wahrend dem Warmepumpen-Betrieb erzeugte Heiztemperatur mit steigender
Aussentemperatur gegeniiber der vom Gebaude kontinuierlich erforderlichen zunehmend grésser,
wodurch ein weiterer Exergieverlust entsteht. Dieser Exergieverlust entsteht ausserhalb der
eigentlichen Warmepumpe im Heizwarme-Verteilsystem, muss aber der Warmepumpe angerechnet
werden. Ursache fir dieses unginstige Verhalten der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-
Regelung ist die ungiinstige Betriebscharakteristik des drehzahlkonstanten Kompressors.

Ein wichtiges Ergebnis ist, dass durch eine kontinuierliche Leistungsregelung (d.h. durch die
Anpassung der erzeugten an die erforderliche Heizleistung) eine markante Effizienzsteigerung



mdglich ist. Die kontinuierliche Leistungsreglung beinhaltet in dieser Studie die Drehzahlregelung des
Kompressors und des Ventilators. Dadurch kdnnen die Temperaturgefalle fir die Warmetbertragung
in Verdampfer und Kondensator mit zunehmender Aussentemperatur wirksam reduziert werden.
Ausserdem entspricht die erzeugte Heiztemperatur mit dieser Regelstrategie stets nahezu der
erforderlichen. Der Temperaturhub wird gegentiber der Ein/Aus-Regelung markant reduziert, wodurch
die Leistungszahl deutlich ansteigt.

Die Ventilatorleistung herkdmmlicher Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung st
gegeniiber der Kompressorleistung verhaltnismassig klein. Trotzdem kann diese bei Luft/Wasser-
Warmepumpen mit kontinuierlich leistungsgeregeltem Kompressor die Jahresarbeitszahl und den
exergetischen Jahreswirkungsgrad betrachtlich reduzieren, denn oft arbeiten die eingesetzten
Ventilatoren mit geringer Effizienz. Wenn solche Ventilatoren quasi im Dauerbetrieb arbeiten, erfolgt
dadurch eine starke Reduktion der energetischen Effizienz. In diesem Fall lohnt es sich, auch den
Ventilator mit einer kontinuierlichen Leistungsregelung auszustatten. Wird zusétzlich zum Kompressor
auch der Ventilator geregelt, hat die Effizienz des Ventilators einen wesentlich geringeren Einfluss auf
die Giite des Gesamtsystems. In diesem Fall kann die Jahresarbeitszahl im Vergleich zu derjenigen
der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung ungeféhr verdoppelt werden. Eine wichtige
Voraussetzung fir die Realisierung der kontinuierlichen Leistungsregelung ist die Verfligbarkeit von
effizienten, kontinuierlich regelbaren Kompressoren und Ventilatoren. Entsprechende Entwicklungen
sind von Seiten der Kompressor- und Ventilator-Hersteller im Gange. Des Weiteren sind verbesserte
Expansionsventile erforderlich, welche geringe Dampftiberhitzungen im Verdampfer erlauben.

In dieser Studie stehen Luft/Wasser-Warmepumpen im Zentrum. Vielen Erkenntnisse bezlglich
Exergieverlust-Berechnungen der Warmepumpe und des Heizsystems kénnen jedoch direkt auf
andere Warmepumpen-Systeme Ubertragen werden.

Es ist zu hoffen, dass die vorliegende Studie ein Anstoss fur weitere Diskussionen und Anstrengungen
im Bereich effiziente Gebdudeheizung ist, sowohl auf der Seite der Warmepumpen und
Komponenten-Hersteller als auch bei den Gebaudetechnik-Planern und Installateuren. Schliesslich
ware es wiinschenswert, wenn das Thema Exergie-Analyse vermehrt in die Ausbildung einfliessen
wirde.
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Summary

Heating our houses is costly and still somewhat inefficient. The use of air/water heat pumps is
increasing, simply because they are easy to install and operate. For house-owners, low capital
expenditure for the heating system often has priority over low operating costs, so that manufacturers
are also subjected to high price pressures; it is rare that a great deal of money remains for important
further development. This results in the poor use of primary energy.

Heat pump systems exhibit a high potential for increasing their efficiency. The exergetic efficiency of
common air/water heat pumps with on/off control amounts to about 30%. A loss-free heat pump, on
the other hand, has an exergetic efficiency of 100%. Using exergy analysis, this study shows where
the losses in air/water heat pumps occur, how large they are and how strongly they affect the
individual sub-processes. On the basis of the exergy analysis, possibilities for making improvements
are developed and the increases in efficiency to be achieved are quantified.

An energetic evaluation is necessary for making judgements on the heat pump process but does not
completely suffice. The second law of thermodynamics provides information on the quality of the
process. In this study, the application of the second law does not occur using abstract entropy
balances but with exergy balances. The term "exergy" is easily understandable for heat pump
applications: The real driving power of the compressor is higher than the driving power of an ideal
(reversible) process by the sum of all exergy losses that occur. If the exergetic efficiency can be
improved by further development, this will also result in an improvement in the coefficient of
performance.

Basic equations for exergy loss of the heat pump as a whole, of the individual sub-processes and of
the heating system were derived from elementary energy and exergy balances. These equations are
suitable for representation and interpretation in T,s-diagrams as well as for numeric analyses. Four
different exergetic efficiencies were defined for the evaluation of air/water heat pumps: one for the
heat pump’'s working fluid circuit, one with reference to the generated heating temperature for
intermittently operated heat pumps with on/off control, one concerning the heating temperature
continuously required by the building, and a last one that takes the desired room temperature into
consideration. The exergy losses of the individual sub-processes are clearly calculated as a function
of the determinant process variables. For this purpose, an analytical model was developed based on
some approximations (linearisations, series expansions) and on the material properties.

For conventional air/water heat pumps with on/off control, the generated heating capacity increases
with increasing ambient temperature and the associated decrease in required heating capacity. As a
result, the temperature gradients for heat transfer increase in both evaporator and condenser so that
the exergy losses in the evaporator and condenser increase quasi-progressively with increasing
outdoor temperature thus reducing exergetic efficiency. Further, the heating temperature generated
during heat pump operation increases with increasing ambient temperature compared to that
continuously required by the building, thus leading to a further exergy loss. Although this exergy loss
originates outside the actual heat pump in the heat distribution system, it must, however, be attributed
to the heat pump. The reason for this unfavourable behaviour of the air/water heat pump with on/off
control is the unfavourable operating characteristic of the constant-speed compressor.

An important result is the fact that an important increase in efficiency can be made possible by using
continuous power control (i.e. by the adaptation of the generated heating capacity to that required). In
this study, continuous power control includes speed control of the compressor and of the fan. In this
way, the temperature gradients of heat transfer in the evaporator and condenser that are encountered
when ambient temperatures rise can be reduced effectively. In addition, the generated heating



temperature almost always corresponds to that required when this control strategy is used. The
temperature lift is distinctly reduced in comparison with on/off control thus leading to a clear increase
in coefficient of performance.

The power of the fan in common air/water heat pumps with on/off control is relatively small when
compared with the power of the compressor. Nevertheless, it can reduce the seasonal performance
factor and the annual average exergetic efficiency for air/water heat pumps with continuously
controlled compressors considerably because the fans used often work at a low efficiency. If such fans
operate quasi-continuously, a considerable reduction of energetic efficiency will result. In such cases,
it is worthwhile equipping the fan with continuous control. If the fan is under continuous control along
with the compressor, the efficiency of the fan has a considerably lower influence on the perfomance of
the overall system. In this case, the seasonal performance factor can, approximately, be doubled in
comparison to that of the air/water heat pump with on/off control. An important precondition for the
implementation of the continuous control is the availability of efficient, continuously controllable
compressors and fans. Appropriate developments are being made on the part of the manufacturers of
compressors and fans. Furthermore, improved expansion valves are needed which permit lower
vapour superheating in the evaporator.

This study focuses on air/water heat pumps. Many of the findings concerning the calculation of exergy
losses in the heat pump and the heating system can be transferred directly to other heat pump
systems.

Hopefully, that this study will provide an impulse for further discussion and efforts in the area of
efficient building heating systems, both by heat pump and component manufacturers as well as on the
subsequent design and construction of buildings. Finally, this study should influence the further
consideration of exergy analysis in the education of designers and engineers as well as in the
continuing education of current professionals.
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1 Das Heizsystem mit Warmepumpen — erforderliche versus erzeugte
Heizleistung und Heiztemperatur

1.1 Energetisch effizient heizen mit Warmepumpen

Das Interesse an Warmepumpen zu Heizzwecken ist allgemein gross und dirfte je nach
Entwicklungen im Umfeld des Energiebedarfs weiter zunehmen. Im (schweizerischen) Gebaude-
heizungsmarkt hat sich die Warmepumpe indes noch nicht in einem Umfang verbreitet, wie er
aufgrund ihrer dkologischen Vorteile zu erwarten wére. Der Gebaudeheizungsmarkt steht dem mit
verschiedenen Vorgaben hemmend entgegen: Die Energiepreise, vor allem fir Priméarenergie, sind
nach wie vor tief, fir Hausbesitzer haben héaufig niedrige Investitionskosten fir das Heizsystem
Vorrang vor tiefen Betriebskosten; die Heizsysteme auf Verbrennungsbasis sind sehr gut eingefthrt,
betriebsoptimiert und Investitions-seitig glnstig; daraus leitet sich fir die Hersteller von
Warmepumpen ein enormer Wettbewerbs- und insbesondere starker Preisdruck ab, worunter das
Potenzial fur substanzielle Weiterentwicklungen offenkundig leidet. Um aber der schlechten Nutzung
der Primérenergie durch effizientere und 6kologischere Heiztechniken wirksam zu begegnen, sind
erhohte Investitionen und Anstrengungen zur Weiterentwicklung nicht nur von alternativen
Heizsystemen, sondern vor allem auch von Warmepumpen nétig.

Warmepumpen zum Heizen von Gebauden wurden in der Schweiz erst 1939/40 erfolgreich realisiert,
namlich in Zirich fir Kongresshaus, Rathaus und Hallenbad, als die Schweiz im Krieg nicht mehr
genugend Kohle einfiihren konnte. Das Heizen mit Warmepumpen kam, ausgel6st durch die
Erdolkrisen, zwischen 1973 und 1978 auf. Um mit dieser Technik zu einem integral funktionierenden
Heizsystem zu gelangen, brauchte es allerdings langerfristige Entwicklungen. Diese wurden bereits
damals wesentlich vom Bundesamt fiir Energie lanciert und geférdert.

In den letzten Jahren hat es sich das Bundesamt fiir Energie (BFE) erneut zur Aufgabe gemacht, die
Chancen fiir den vermehrten Einsatz von Warmepumpen in der Gebaudeheizung zu verbessern. Eine
der wichtigsten Voraussetzungen fiir die starkere Verbreitung von Warmepumpen fiir Heizzwecke liegt
in der substanziellen Steigerung ihrer Effizienz. Deshalb hat das BFE mehrere Forschungsprojekte
(darunter die hier vorliegende Studie) mit dieser Zielrichtung lanciert; wobei auch optimale
Wirtschaftlichkeit und dkologische Belange einzubeziehen sind.

Warmepumpen haben weiterhin ein grosses Potenzial flr energetische Verbesserungen. Die
Jahresarbeitszahlen von Luft/Wasser-Warmepumpen waren um 1980 knapp zwei, um 2005 bei etwa
drei. Ist das gut? Eine thermodynamisch einwandfreie Bewertung ergibt sich mit dem exergetischen
Wirkungsgrad. Dieser ist in der gleichen Periode von rund 20% auf 30% angestiegen. Eine ideale,
verlustfrei arbeitende Warmepumpe hat einen exergetischen Wirkungsgrad von 100%.

Ziel der hier vorliegenden Studie ist es, mittels Exergie-Analyse systematisch aufzuzeigen, wo die
Verluste in Warmepumpen auftreten, wie gross sie sind und ebenso, wie stark sich diese Verluste auf
die anderen Teilprozesse des Heizsystems mit Warmepumpen auswirken. Alle thermodynamischen
Effizienzbewertungen erfolgen mit den zwei Begriffen Exergieverlust und exergetischer Wirkungsgrad.
Der Begriff Exergie ist in der Heizungstechnik nicht so bekannt, wie er es verdiente, obwohl der Begriff
Exergieverluste fur Wéarmepumpen und ebenso fur Kélteanlagen leicht verstandlich ist: Die reale
(mechanische bzw. elektrische) Antriebsleistung ist gegeniber der idealen (reversiblen) Antriebs-
leistung genau um die Summe aller Exergieverluste der Teilprozesse grosser.

In Warmepumpen lassen sich vier grosse Quellen von Exergieverlusten ausmachen: Einerseits im
Verdichter und Expansionsventil (Drossel) infolge Stromungsdruckverlusten des Arbeitsfluids und
andererseits in Verdampfer und Kondensator infolge der Temperaturgefdlle bei der Warme-
Ubertragung.
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In der Regel gilt in der thermischen Energietechnik, dass das energetische und haufig auch das
wirtschaftliche Verbesserungspotenzial dort zu finden ist, wo der Anteil am gesamten Exergieverlust
am hdchsten ist. Das trifft auch bei Warmepumpen zu. Der Exergieverlust des Arbeitsfluids ist im
Expansionsventil relativ klein, aber gross im Verdampfer bei der Warmelbertragung (von der
Umgebungsluft an das verdampfende Arbeitsfluid). Verantwortlich dafir ist das Temperaturgefalle.

Bei konventionellen Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung steigt mit zunehmender
Umgebungstemperatur und somit abnehmender erforderlicher Heizleistung paradoxerweise die
erzeugte Heizleistung. Damit steigen auch die Temperaturgefélle fir die Warmeulbertragungen. Als
Konsequenz ist die von der Warmepumpe im intermittierenden Betrieb (Ein/Aus-Regelung) erzeugte
Heiztemperatur héher als die vom Gebaude kontinuierlich erforderliche. Dadurch entsteht ein weiterer
Exergieverlust der Warmeubertragung, namlich Gber die zu- und abnehmende Heiztemperatur
innerhalb eines Heizzyklus der Warmepumpe, d.h. von einem Einschalten bis zum né&chsten. So
verschlechtert sich der exergetische Wirkungsgrad bei intermittierendem Betrieb. Dieser Sachverhalt
wird in dieser Studie analysiert und bietet Ansatzpunkte fir wegweisende Verbesserungen.

Die grossen Fortschritte in der Elektrotechnik und Elektronik, aber auch in der Kompressor- und
Ventilatortechnik eréffnen neue Mdéglichkeiten in der Prozessfilhrung von Warmepumpen. Niedrigere
Uberhitzungen im Verdampfer mit elektronisch geregelten Expansionsventilen gestatten bereits
kleinere Maximal-Temperaturhilbe. Markante Verbesserungen der thermischen Effizienz und
(langerfristig) der Wirtschaftlichkeit resultieren insbesondere durch Leistungsregelung des
Kompressors und bei Luft/Wasser-Warmepumpen auch des Ventilators, indem die konstant erzeugte
Heizleistung der erforderlichen Heizleistung und damit nattrlich auch die von der Warmepumpe
erzeugte Heiztemperatur der erforderlichen kontinuierlich angepasst wird. Dadurch werden
gleichzeitig auch die Frostbildung im Lamellenluftkiihler des Verdampfers, der Aufwand zur Abtauung
und der Temperaturhub vermindert.

1.2 Zur Thermodynamik des Heizens

Heizen erfolgt heutzutage noch vorwiegend durch Verbrennung chemischer Energie, aus Erddl,
Erdgas oder Biomasse. Die energetische Umwandlung in Heizwarme gelingt fast vollstdndig; gemass
dem 1. Hauptsatz der Thermodynamik ist der thermische Wirkungsgrad tUber 90% und bei Elektro-
heizungen stets 100%. Dagegen ist fir solche Heizsysteme der exergetische Wirkungsgrad nur rund
5%, also bedenklich schlecht. Diese Bewertung ergibt sich aus dem 2. Hauptsatz der Thermodynamik.
Einfach veranschaulicht: Mechanische und elektrische Energien sind hochwertige Energieformen, und
die chemische Energie ist von ungeféhr gleicher Wertigkeit. Dagegen ist Warme als Energieform von
minderer Energiequalitdt, und zwar abh&ngig von ihrer Temperatur beziglich einer
Umgebungstemperatur. Diese Qualitdt der Warmeenergie Q mit der absoluten Temperatur T
bezuglich einer (definierten) Umgebungstemperatur T, wird durch den Begriff Exergie der Warme E,
quantifiziert (vgl. Abschnitt 2.2). Die Formel dazu lautet:

T-T T,
Eqo=Q- uzQ.[l_?szQ.nc 1)
oder als Exergie- und Warmestréme formuliert:
. . T-=-T . T .
E.=0-. U_0Q. 1——U =0
0=Q T Q ( T j Qe (2)

nc heisst Carnotfaktor. Fur sehr hohe Temperaturen steigt er gegen eins und somitist E, =Q . Wenn
dagegen T sich T, nahert, geht E, gegen null.
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Bei 0°C (also 273 K) Umgebungstemperatur hat eine Heizleistung von 100 kW bei 20°C (293 K) einen
Exergiestrom von 7 kW; der Carnotfaktor ist 7%. Dem entspricht fir eine Elektroheizung ein
exergetischer Wirkungsgrad von 7% (bezogen auf die Elektrizitdtsversorgung am Haus).

Die folgende Tabelle Tab. 1-1 zeigt das Verhaltnis von Exergie E, zu ihrer Warme Q flr einige
Temperaturen § beziglich §, = 0°C.

9 in°C 0 10 20 40 100
E
EQE Ne 0% 3.5% 6.8% 12.8% 26.8%
) 1
g, -2 -1 - 28.6 14.7 7.8 3.7
Prev TlC

Tab. 1-1: Eo/Q=n. und ¢, mit 4, =0°C

Diese Verhaltniszahl E, /Q ist von Bedeutung, denn sie stellt den minimalen Exergieaufwand fur das
Heizen dar. Es wird spater gezeigt werden, dass dieses Verhaltnis den minimalen Aufwand
mechanischer oder elektrischer Leistung P, fiir eine erforderliche’ Heizleistung QH* mittels einer
idealen Warmepumpe darstellt [1]. Der reziproke Wert davon ist entsprechend die bestmégliche
Leistungszahl der reversiblen Luft/Wasser-Warmepumpe bezuglich einer erforderlichen Heiz-

temperatur T, :

el * TH _ TH* = 1 (3)
reva TH* -T, AT b ideal ﬂc;

Aus dieser Formel folgt, dass die ideale Leistungszahl reziprok zum Temperaturhub AT, ist. Dies gilt
approximativ auch fir die reale Warmepumpe, d.h. bei doppeltem Temperaturhub sinkt die Leistungs-
zahl auf die Halfte.

Analog zur Gl. (3) gilt fir die maximale oder reversible Leistungszahl des bestmdglichen (idealen)
Heizsystems mit Luft/Wasser-Warmepumpen bezuglich einer gewiinschten Raumtemperatur Ty :

& =
revHS TR _ -I-U (4)

Die erforderliche Heiztemperatur TH* (mittlere erforderliche Heizwassertemperatur) entspricht also
idealerweise gerade der Raumtemperatur T . Diesem Faktum hat der Geb&udetechnik-Planer bei der
Auslegung des Heizsystems mit Warmepumpen Rechnung zu tragen.

L alle Grossen, die sich auf die erforderliche Heizleistung und erforderliche Heiztemperatur beziehen werden mit
einem hochgestellten * bezeichnet.
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Das Faszinosum der Warmepumpe ist, dass die Heizleistung QH mit relativ geringer mechanischer
Antriebsleistung P bewirkt und die Differenz davon als Warmestrom QU aus der kalteren Umgebung
entnommen werden kann. Abb. 1-1 =zeigt das Energieflussbild (Qum; P.:Qy) und den
Hgizexergiestrom EQH einer idealen Warmepumpe und Abb. 1-2 einer realen Warmepumpe
(Qu: P; Q). beide mit gleichen Temperaturen (T, auf T,) und gleichem erzeugtem Heizwérmestrom
Q- In beiden Fallen ist somit E, gleich und zwar E, =P,, . Aber es ist P>P,, und Q, <Q, .
Der Exergiestrom aus der Umgebung E,, betragt in beiden Fallen null.

wp WP

e AE
Q. Q,
%N

Abb. 1-1:  Energie- und Exergieflussbild der Abb. 1-2:  Energie- und Exergieflussbild der realen
idealen Warmepumpe Warmepumpe

A

21

Die Idee des Warmepumpen-Prozesses (und damit auch des Kalteprozesses) ist 150 Jahre alt und
stammt vom ideenreichen Physiker Thomson, bekannt als Lord Kelvin (1824 — 1907). Die Fachwelt
misstraute dieser Idee; Kelvin deckte auf, dass sein Prinzip der Warmepumpe lediglich die
Umkehrung der reversiblen Warmekraftmaschine ist. Diese hatte der junge Sadi Carnot bereits 1826
erdacht.

Eine systematische Darstellung zur Thermodynamik des Heizens hat Baehr 1980 in zwei Beitrdgen
geliefert [1] [2]. Darin wird die zeitliche Verteilung des Warme- und Exergiebedarfs wahrend der
jahrlichen Heizperiode bestimmt. Untersucht wird u.a. das Teillastverhalten von Kompressions-
Warmepumpen, insbesondere auch die Problematik mit dem driftenden Verlauf zwischen der vom
Heizsystem erforderlichen und der von der Warmepumpe erzeugten Heizleistung.

1.3 Der jahrliche Heizbedarf und der dazu notwendige Exergieaufwand

Die Auslegung eines Heizsystems richtet sich nach der festgelegten minimalen Umgebungs-
temperatur. Daraus ergeben sich priméar die maximale erforderliche Heizleistung Q,,, des Gebaudes
gemass seiner Isolation und fir eine Warmepumpe zusatzlich der maximale Temperaturhub. FUr
wirtschaftliche und thermodynamische Bewertungen ist zudem der reprasentative Verlauf der
Aussenlufttemperatur Gber das Jahr (aus statistischer Erfassung) massgebend. Als Darstellung eignet
sich die Summenhaufigkeitsverteilung (in Tagen pro Jahr) in Abhédngigkeit der gemittelten
Tagestemperatur. Dieses Tagesmittel der Aussenlufttemperatur wird in der Exergie-Analyse und
mithin auch in dieser Studie jeweils als Umgebungstemperatur T, definiert und dient als
Bezugstemperatur (vgl. Kapitel 2). In Abb. 1-3 ist die Summenhaufigkeitsverteilung der Umgebungs-
temperaturen von Zirich, in Richtung vom kéltesten bis zum heissesten Tag im Jahr dargestellt (aus
Messungen von 1990 bis 2000).
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Abb. 1-3:  Summenhé&ufigkeitsverteilung der Umgebungstemperatur von Zirich (1990-2000)

Aus der jeweiligen Umgebungstemperatur ergibt sich die zeitliche Verteilung der erforderlichen
Heizleistung Q, . In Abb. 1-4 ist diese als Verhaltnis Q,, /Q,., Uber das Jahr, wiederum in Richtung
von kalt zu warm, dargestellt. Die schraffierte FlAche darunter stellt die Jahresheizwéarme bezogen auf
Qmax* dar. Auf der rechten Seite des Diagramms ist als Ordinate die Umgebungstemperatur
angegeben. Die Heizgrenze betragt hier 20°C.

1.0 -15
] — -10
0.8
., 0.6 |
QH - ) 0 .
_Q ~[-] . 9, [°C]
max 04 5
J — 10
024 N
] — 15
0.0 4t r ittt = 20

0 50 100 150 200 250 300 350
z [Tage pro Jahr]

Abb. 1-4:  Zeitliche Verteilung des Warmebedarfs in Tagen pro Jahr gemass Abb. 1-3

Die Exergie der Heizwarme fir eine erforderliche Heiztemperatur TH* bei einer Umgebungstemperatur
T, ist durch den Carnotfaktor bestimmt:

*

By, =0 0 e, ©)

Die zeitliche Verteilung des erforderlichen Exergiestromes zum Heizen, EQH*, beziglich der
erforderlichen Heizleistung und Heiztemperatur ist in Abb. 1-5 dargestellt, und zwar als Verhaltnis
EQH* /QH*. Dies entspricht der zeitlichen Verteilung des Carnotfaktors Ubers Jahr. Als Parameter sind
dargestellt die Heiztemperaturen: 20°C, 40°C und 60°C. Dadurch wird verdeutlicht, wie der
Exergieaufwand fir héhere Heiztemperaturen steigt. Eine gute Gebdaudeisolation vermindert den
Exergieaufwand fur das Heizen, namlich weil QH* kleiner wird. Zudem kann der Exergieaufwand
durch moglichst tiefe erforderliche Heiztemperaturen reduziert werden. Beim Heizen mit
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Warmepumpen sind Warmeverluste im Heizwarme-Verteilsystem meist unbedeutend, nicht aber die
Exergieverluste in Folge der Temperaturgefalle fir die Warmeubertragung.

0.25
., 0.15
Bl b =0
"
0.10 R
40°C
0.05 |
L 20°C
0.00'....|....|....|....|....|....|m\.|.

0 50 100 150 200 250 300 350
z [Tage pro Jahr]

Abb. 1-5:  Zeitliche Verteilung des Exergiebedarfs in Tagen pro Jahr fiir den Warmebedarf gemass Abb. 1-4
und GL.(5), d.h. E,," ist stets mit der jeweiligen Umgebungstemperatur berechnet

Abb. 1-6 zeigt den Vergleich zwischen der zeitlichen Verteilung des Warme- und Exergiebedarfs in
Tagen pro Jahr, hier sind beide bezogen auf Qmax* . Die zeitliche Verteilung des Exergiebedarfs ist fir
eine erforderliche Heiztemperatur SH* = 40°C dargestellt.

1.0
"
I
o 08 N
s o B B .
Qmai 0.6- \\\ - - QH /Qmax 777777777777
L ~ - B
iH I S o — Eq,, /Qmax
~ I ~ o
max ~
0.4_ Z
~
~
- \\\
0.2 <
S
~
- AN
0.0 v b v b v by 4 i |

0 50 100 150 200 250 300 350
z [Tage pro Jahr]

Abb. 1-6:  Zeitliche Verteilung des Wérme- und Exergiebedarfs in Tagen pro Jahr geméass Abb. 1-3

Bei der idealen Warmepumpe entspricht die minimale (reversible) Antriebsleistung2 gerade dem zum
Heizen erforderlichen Exergiestrom EQH* (vgl. Abb. 1-1 und Abb. 1-2). Demgegeniber muss bei
herkdmmlichen Heizsystemen (z.B. Elektro- oder Olheizungen) der gesamte erforderliche
Warmestrom QH* mit elektrischer Leistung bzw. durch Verbrennung chemischer Energie erzeugt
werden.

% Die bei der Stromerzeugung erzeugten Exergieverluste werden in dieser Studie nicht beriicksichtigt.
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1.4 Heiztemperatur und Temperaturhub in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur

Warmepumpen sind zum Heizen energetisch umso wirksamer, je kleiner der zu erbringende
Temperaturhub ist: Die Leistungszahl ist gendhert umgekehrt proportional zum Temperaturhub (vgl.
Abschnitt 1.2). Minimal ist der Temperaturhub, wenn die Heizwdrme aus der Luft/Wasser-
Warmepumpe gerade bei der gewiinschten Raumtemperatur T, abgegeben werden kdnnte:

AThgomin = Tr = Ty (6)

Real wird jedoch der Temperaturhub durch séamtliche Temperaturgefélle fir die Warmedibertragungen
vergrgssert, namlich im Verdampfer bei der Wé&rmeabgabe von der Umgebungswéarme um
AT, =T, -T,, im Kondensator fur die Ubertragung der Heizleistung an das Heizwasser um
AT, = T, — T, und schliesslich vom Heizwasser an die Raumluft um AT, ~ T,, — T . Also ergibt sich fiir
den effektiven Temperaturhub des Heizsystems mit einer Luft/Wasser-Warmepumpe:

AT, = AT, + AT, + AT, + AT, (7)

ubmin
Diese drei Temperaturgefalle verursachen betrachtliche Exergieverluste und erhdhen entsprechend
den Exergieaufwand in der Warmepumpe firs Heizen.

Die obige Aufteilung der Temperaturgefalle fir die Abgabe der Heizwarme ist fir eine klare
Beurteilung noch ungentigend, wenn die Heizwarme intermittierend mit konventionellen Ein/Aus-
geregelten Warmepumpen erzeugt, aber kontinuierlich erforderlich ist. Somit ist es zweckmassig,
zwischen der erzeugten und der erforderlichen Heiztemperatur zu unterscheiden. In dieser Studie
treffen wir die Annahme, dass die Warmeverteilung (im Heizwarme-Verteilsystem) mit Heizwasser
erfolgt und unterscheiden daher zwischen erzeugter Heiz(wasser)temperatur T, und erforderlicher
Heiz(wasser)temperatur TH*. Die Temperatur T,, tritt bei Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung inter-
mittierend, die zweite Temperatur T, kontinuierlich, auf. Dieser instationare Verlauf im Heizwéarme-
Verteilsystem lasst sich praxisgerecht einfach behandeln und wird im Abschnitt 1.5 ausgefihrt. Fir die
Abgabe der Heizwéarme werden drei Temperaturgeféalle eingefuhrt:

ATy =Ty =Ty AT, =T, _TH’t ;o ATy = TH* - Tq (8), (9). (10)

Gemass dem Gesetz des stationaren Warmedurchganges kann das Temperaturgefélle AT, fur einen
Warmestrom Q durch die Warmelbertragerfliche A beeinflusst werden

__Q
AT= (11)

wobei mit V fir i der Verdampfer und mit K der Kondensator bezeichnet wird.

Offensichtlich missen kleine Temperaturgeféalle mit grésserer Warmeubertragerflache wettgemacht
werden. Zudem muss im Verdampfer ein gewisses minimales Temperaturgefélle entsprechend der
erforderlichen Uberhitzung zum Funktionieren des Expansionsventils eingehalten werden.

Ein weiterer entscheidender Punkt ist zu beachten, wenn es um eine optimale Weiterentwicklung der
Luft/Wasser-Warmepumpe geht: das Verhalten der Luft/Wasser-Warmepumpe bei Teillast, d.h. wenn
die Umgebungstemperatur 9, hoher ist als die Auslegungstemperatur und somit der erforderliche
Heizwarmestrom sinkt. Dazu mussen wir auf die Charakteristik des Heizwarme-Abgabesystem und -
Verteilsystems eingehen: zuerst auf die erforderliche Heizleistung und danach auf die von der
Luft/Wasser-Warmepumpe erzeugte Heizleistung.
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Da der vom Gebaude erforderliche Heizwarmestrom angendhert proportional ist zur Differenz
zwischen Raum- und Umgebungstemperatur (T — T,,) gilt:

Q.H* (TU) _ TR _Tu

Qmax TR - TUmin

(12)

Nach einer Modifikation nach Raiss [3] gilt fiir die Ubertragung der Heizwarme in den beheizten
Raum:

* *

Qmax TR - TU min =T

Umin

Q.H*(Tu)_ Te—Ty :( TH*_TU jm (13)
T,

Hmax

Aus GI. (13) folgt fur die erforderliche Heiztemperatur in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur:

m

* * T, —T,

TH (TU) = TR + (THmax - TR)' (%J (14)
R U

Fur Radiatorenheizkdrper gibt Raiss [3] den empirisch ermittelten Exponenten m = 0.75 an. Fir gut
ausgelegte Bodenheizungen liegt dieser Exponent deutlich naher bei eins.

Drei solche erforderliche Heiztemperaturen TH* in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur sind nach
Gl. (14) in Abb. 1-7 dargestellt. Als Parameter gelten: 3, =—-15°C sowie die maximalen Heiz-
temperaturen 9,, .~ =30°C, 45°C und 60°C .

70
60 f
S
5 s0f
o i 9, *=60°C
[} H max
g— r
40
S I 45°C
[}
T r
30
r 30°C\
20'....|....|....|....|....|....

-15 -10 -5 0 5 10 15
Umgebungstemperatur 8, [°C]

Abb. 1-7:  Verlauf der erforderlichen Heiztemperatur in Funktion der Umgebungstemperatur

Daraus wird offensichtlich, dass der Gradient des erforderlichen Temperaturhubs von Luft/Wasser-
Warmepumpen fir unginstig ausgelegte Heizwédrme-Abgabesysteme und -Verteilsysteme mit
steigender Umgebungstemperatur stark abnimmt. Diesem Faktum ist Rechung zu tragen bei der
Optimierung von Warmepumpen.

Fur die Jahresbewertung von Heizsystemen mit Luft/\WWasser-Warmepumpen ist die Verteilung der
Heiztemperatur und Umgebungstemperatur Uber die jahrliche Heizperiode massgebend.
Warmepumpen-Hersteller zeigen in ihrer Werbung, dass mit der Umgebungstemperatur auch die
Leistungszahl der Warmepumpe steigt. — Aber kann man auch eine Verbesserung des exergetischen
Wirkungsgrades bei Teillast erwarten?

Fur so genannt konventionelle Luft/Wasser-Warmepumpen (mit Ein/Aus-Regelung) trifft dies bisher
nicht zu, im Gegenteil: Mit héherer Umgebungstemperatur férdert der Kompressor einen grésseren
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Massenstrom des Arbeitsfluids, dadurch steigt die von der Warmepumpe erzeugte Heizleistung und
folglich stellen sich im Verdampfer und Kondensator gréssere Temperaturgefalle ein. Infolgedessen
nimmt der erzeugte Temperaturhub gegeniber dem erforderlichen (idealen) Temperaturhub mit
steigender Umgebungstemperatur weniger stark ab (vgl. Abb. 7-3). Es folgt: Der dussere exergetische
Wirkungsgrad von konventionellen Luft/Wasser-Warmepumpen fallt mit zunehmender Umgebungs-
temperatur ab.

0.4 4
| —8— exergetischer Wirkungsgrad A
-4& Leistungszahl -

N
Leistungszahl [-]

0.1 1

exergetischer Wirkungsgrad [-]

0.0 [ P I S T ST SN T SO S SO RN EN SR SR ST S N S S 0
-5 0 5 10

Umgebungstemperatur [°C]

Abb. 1-8:  Leistungszahl und exergetischer Wirkungsgrad einer realen Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-
Regelung aus Messungen (QH nemn =7 KW )

Der aus Messungen [4] ermittelte Verlauf der Leistungszahl und des exergetischen Wirkungsgrades in
Abhéngigkeit der Umgebungstemperatur ist in Abb. 1-8 fir eine Luft/Wasser-Warmepumpe mit 7 kW
Nenn-Heizleistung dargestellt. Von 0°C bis 13°C steigt wohl die Leistungszahl von 2 auf 3.7, der
exergetische Wirkungsgrad jedoch fallt, namlich von 0.29 auf 0.22. — Anzustreben sind ein Anstieg
des exergetischen Wirkungsgrades und ein noch starkerer Anstieg der Leistungszahl bei
abnehmender erforderlicher Heizleistung infolge Anstieg der Umgebungstemperatur.
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15 Divergenz zwischen erforderlicher und erzeugter Heiztemperatur und Heizleistung mit
Ein/Aus-geregelten Warmepumpen

Im vorherigen Abschnitt ist aufgezeigt, wie mit der Zunahme der Umgebungstemperatur sowohl die
erforderliche Heizleistung als auch die erforderliche Heiztemperatur sinken. Demgegeniber ist das
Verhalten von herkdmmlichen Luft/Wasser-Warmepumpen, deren Kompressor mit konstanter
Drehzahl angetrieben wird, gerade kontrar: Je kleiner die vom Gebaude erforderliche Heizleistung und
Heiztemperatur bei Zunahme der Aussentemperatur, umso hoher die erzeugte Heizleistung und -
temperatur. Diese Eigentimlichkeit wird im 5. Kapitel als Betriebscharakteristik von Luft/\Wasser-
Warmepumpen (mit Ein/Aus-Regelung) analysiert. Die Anpassung der Heizleistung erfolgt durch
Takten (Ein/Aus-Regelung). Ein Zyklus besteht aus der Betriebszeit (t, —t,) und der Stillstandszeit
(t, —t;), vgl. Abb. 1-9. Unter Voraussetzung konstanter erforderlicher Heizleistung QH* wahrend des
Heizzyklus (t, —t,) und der wahrend der Betriebszeit (t, —t,) konstanten erzeugten Heizleistung QH
gilt die Bedingung:

QH*'(tZ_tO):QH'(tl_to):QH*:QH (15)

Die beiden Warmemengen miuissen innerhalb eines Zyklus gleich sein (Warmeverluste seien
vernachlassigbar klein), vgl. Abb. 1-9. Praxisgerecht handelt es sich um Mittelwerte der
Warmestrome.

Wir definieren das Warmestromverhaltnis v beztglich der erforderlichen Heizleistung QH* mit:

b= 51 (16)
Qu
Womit sich das Warmepumpen-Betriebsverhaltnis f ergibt als:
t, -t 1
f="20-=<1
t,-t, v (A7)

Die sich einstellenden Temperaturverlaufe zeigt Abb. 1-9. TH* ist die erforderliche Heiztemperatur und
ist wie auch Q, durch T,, T, und die Heizkurve bestimmt. Da die erzeugte Heiztemperatur T,
grosser ist als T, , entstehen Exergieverluste im Heizwarme-Verteilsystem. Diese Verluste werden
separat ausgewiesen und sind durch den Taktbetrieb der Warmepumpe verursacht.

Die Warmepumpe wird eingeschaltet, sobald die Ricklauftemperatur auf einen bestimmten Wert
abgesunken ist und erzeugt dann wahrend der Betriebszeit die Warmemenge Q,,. Wahrend dieser
Betriebszeit steigen die erzeugten Ricklauf- und Vorlauftemperaturen (T, und T, ) an, da der
erzeugte Warmestrom QH grosser ist als der vom Gebaude kontinuierlich erforderliche Warme-
strom Q,, . Als Heiztemperatur wird der arithmetische Mittelwert zwischen der Riicklauf- und Vorlauf-
temperatur verwendet.

Die Uber die Betriebszeit (t, —t,) gemittelte erzeugte Ruicklauftemperatur TRL entspricht der vom
Gebaude kontinuierlich erforderlichen TRL* (gemaéss Heizkurve).

Fortan werden in dieser Studie fiir die erzeugte Vorlauf-, Ricklauf- und Heiztemperatur (T, Tg., Ty)
die zeitlichen Mittelwerte der erzeugten Temperaturen (T,,, Tg,, T,) verwendet.
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Zeitliches Verhalten der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung
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1.6 Allgemeiner Vergleich zwischen Luft/Wasser- und Erdsonden-Warmepumpen

Luft/Wasser-Warmepumpen sind gunstig in Investition, einfach installierbar und zuverlassig im
Betrieb. Sie sind nicht bewilligungspflichtig und werden kunftig gerduscharm laufen durch verbesserte
Strémungsfuhrung der Luft und optimierte Ventilatoren. Gegeniiber Erdwarmesonden-Warmepumpen
weisen sie folgende Nachteile auf:

e Die Warmeabgabe aus Luft ist aufwandiger als aus Wasser (oder Sole). Unglnstiger sind die
spezifische Warmekapazitat (c, ~1/4-c,, ), die Dichte (p,  ~1/1000-p,,) und die
Warmeleitfahigkeit (A, ~1/25-1,,). Mit Luft als Warmequelle werden die Verdampfer als
voluminése Lamellenapparate mit Ventilator gefertigt, dagegen mit Wasser werden kompakte
Plattenwarmedibertrager eingesetzt.

e Bei Aussenlufttemperaturen unterhalb 4°C, teilweise schon bei 7°C, entsteht im
Verdampfer/Lamellenluftkiihler Eis und/oder Frost. Dabei sinken der Luftvolumenstrom, der
erzeugte Warmestrom, die Leistungszahl und der exergetische Wirkungsgrad wahrend des
Heizprozesses. Es sind periodische Abtauvorgange erforderlich. Dazu sind aufwandige technische
Einrichtungen und ein gewisser Anteil der Heizwarme als Abtauenergie notwendig.

e Bei tiefen Aussentemperaturen missen Luft/Wasser-Warmepumpen gegeniber Erdwarmesonden-
Warmepumpen einen deutlich grosseren Temperaturhub erzeugen. Die Warmepumpe muss flr
eine gewisse Minimaltemperatur 9., ausgelegt werden. Fir diesen Zustand muss die
erforderliche Heizleistung maximal sein: Qmax*. Dieser Betriebszustand tritt zwar selten auf, aber
fur konventionelle Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung hat das weitere Konsequenzen, da im
Teillastbetrieb die momentane erzeugte Heizleistung mit zunehmender Umgebungstemperatur
zunimmt: Die sich einstellenden Temperaturgefalle fur die Warmeubertragung in Verdampfer und
Kondensator steigen, und damit fallt die exergetische Effizienz der Luft/Wasser-Warmepumpe im
Teillastbetrieb. Mithin steigt dadurch auch die Eis- und Frostbildung im Lamellenluftkiihler. Die
Konsequenz: der jahrliche exergetische Wirkungsgrad und die Jahresarbeitszahl von Luft/Wasser-
Warmepumpen sind kleiner als von solchen mit Erdwarmesonden, da die Quellentemperatur einer
Erdwarmesonden-Warmepumpe Uber eine Jahresheizperiode quasi konstant ist und im Bereich
von 7°C bis 12°C liegt.

Ebenso gibt es Nachteile mit Erdwarmesonden-Warmepumpen: Ein Sekundarkreislauf ist erforderlich
mit zusatzlichem Temperaturgefalle fir die Warmeubertragung. Zudem sind die Investitionskosten
deutlich héher. Im Herbst und Frihling ist die Aussenluft haufig warmer als das Erdreich. Davon
profitieren Luft/Wasser-Warmepumpen.

Welche der beiden Warmequellen fir ein Warmepumpen-Heizsystem Uberlegen ist, hangt natirlich
vom lokalen Jahrestemperaturverlauf und den geothermischen Situationen ab. Hier ist zu beachten,
dass fur beide Systeme noch ein betrachtliches Entwicklungspotenzial vorhanden ist, wobei jenes von
Luft/Wasser-Warmepumpen grosser erscheint. Doch der Schliissel zur Effizienzsteigerung beider
Systeme liegt bei der kontinuierlichen Leistungsregelung der Warmepumpe, wenn quasi im
Dauerbetrieb die erzeugte Heizleistung der vom Gebdaude erforderlichen Heizleistung kontinuierlich
angepasst wird. Dies kann erreicht werden durch Drehzahlregelung des Kompressors. Bei
Luft/Wasser-Warmepumpen ist es zudem sinnvoll auch die Ventilatordrehzahl anzupassen. Durch
beide Massnahmen wird zudem die Eis- und Frosthildung am Lamellenluftkiihler vermindert oder im
neuralgischen Bereich von 4°C bis 7°C sogar vermieden [5]. Auch die Schallemissionen werden durch
diese Regelung reduziert.

Eggenberger hat wéhrend den letzten Jahren mit grossem experimentellen Aufwand die Luft/\Wasser-
Warmepumpe ,Pioneer” [6] mit kontinuierlicher Leistungsregelung entwickelt. Sie durfte wegweisende
Impulse geben fir die Einfihrung dieser neuen Technologie.
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1.7 Zielsetzung und Lésungsweg dieser Studie

Mit Exergie-Analyse lohnende Impulse zur Effizienzsteigerung von Luft/Wasser-Warmepumpen
aufzeigen

Uber die Gute thermodynamischer Prozesse ist der 2. Hauptsatz der Thermodynamik zustandig. Er
sagt aus, dass alle realen, technischen Prozesse irreversibel ablaufen. In der Thermodynamik darf
man dabei nicht von Energieverlusten sprechen (gemass dem 1. Hauptsatz), sondern von irreversibler
Entropiezunahme (nach Clausius, 1822-1888). Statt mit abstrakten Entropiebilanzen die Giite
thermodynamischer Prozesse zu bewerten, eignet sich fir unsere Zwecke die Exergie-Analyse. Deren
Ergebnisse sind einfach nachvollziehbar und weisen unmittelbar auf thermodynamische Effizienz-
verbesserungen hin, denn mit Exergie-Analysen lassen sich fir Gesamt- und Teilsysteme
Exergieverluste ermitteln. Fir Heiz- und Kihlsysteme bedeuten Exergieverluste stets einen
Mehraufwand an mechanischer Arbeit bezlglich des Idealprozesses, in dem keine Exergieverluste
auftreten.

In dieser Studie werden fir den Gesamtprozess der Warmepumpe und aller Teilprozesse
Exergiebilanzen erstellt und die Exergieverluste quantifiziert. Es wird angestrebt, die Exergieverluste
mathematisch Ubersichtlich in Abhangigkeit der relevanten Prozessgréssen und deren Auswirkungen
auf andere Teilprozesse aufzuzeigen. Dazu werden geeignete Approximationen erstellt, z.B. wo
zulassig durch Linearisierung oder Reihenentwicklung. Die dadurch resultierenden Ungenauigkeiten
werden anhand von Stoffdatenprogrammen Uberprift. Die Berechnung der Eis- und Frostbildung und
damit des instationdren Prozessverlaufs sind lediglich mit numerischen Berechnungsverfahren
mdglich. Dies gilt auch fir die Berechung der Leistungszahlen und des exergetischen Wirkungsgrades
der Warmepumpe.

Das Hauptergebnis dieser Studie ist die markante Effizienzsteigerung, welche durch die
Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators moglich wird. Die Leistungsregelung beinhaltet
zwei Massnahmen fur die Luft/Wasser-Wéarmepumpe. Primar soll die Drehzahl von Kompressor und
Ventilator so geregelt werden, dass die erzeugte Heizleistung gleich der erforderlichen ist. Die
Warmepumpe wird kaum mehr takten. In einem gewissen Temperaturbereich der Aussenluft wird die
periodische Abtauung noch erforderlich sein. Wahrend dem Heizzyklus zwischen den Abtauungen
wird als zweite Massnahme die Ventilatorleistung fir die Maximierung der Leistungszahl bzw. des
exergetischen Wirkungsgrades geregelt. (Diese beiden Massnahmen sind in der Pioneer-
Warmepumpe von Eggenberger [6] als Prototyp bereits erfolgreich realisiert.)

Diese Studie bezweckt, Impulse zu geben fiir die relevante Forschung auf den Gebieten der Warme-
und Stoffubertragung, der Frostbildung, Ventilator- und Kompressortechnik und Regeltechnik. Mogen
Warmepumpen-Hersteller an diesen neuen Mdglichkeiten aktiv mitarbeiten und so zu thermisch
effizientem und wirtschaftlich optimalem Heizen mit Luft/Wasser-Warmepumpen beitragen.

Es ware auch begriissenswert, wenn diese Studie vielen Heizungsingenieuren ein Verstandnis gibt
Uber die exergetische Bewertung von Heizsystemen.
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2 Thermodynamische Grundlagen

Die Thermodynamik gilt als abstrakte Theorie: lhre beiden Hauptsatze werden mit streng definierten
Begriffen formuliert. Fir die Energiebilanzen werden in dieser Studie die Energieformen Arbeit,
Warme und Energie der Stoffe bzw. Leistung, Warmestrom und Enthalpie des Stoffstroms verwendet.
Fur die thermodynamischen Prozessbewertungen ist der 2. Hauptsatz zustandig. Diese werden hier
nicht als Entropie-Analysen (wie das in der Physik geschieht), sondern als Exergie-Analysen
durchgefiihrt. Exergie-Analysen sind fiir technische Prozesse klar verstandlich und die Ergebnisse
sind einfach interpretierbar, insbesondere kénnen der Nutzen von Verbesserungsmaglichkeiten direkt
erfasst und auch die wirtschaftliche Auswirkungen quantifiziert werden.

2.1 Energie und Exergie

Energien haben zwei Aspekte: Quantitdt und Qualitat. Der 1. Hauptsatz der Thermodynamik
postuliert, dass bei Umwandlungen die Energien immer erhalten bleiben; das betrifft deren Quantitat.
Aber Energien konnen ihre Qualitat einbissen: durch Druckverluste eines Fluids, durch
Temperaturgefalle bei der Warmeulbertragung, durch Feuchtedifferenzen von abkihlender Luft bei
Auskondensieren oder Desublimieren von Wasserdampf (allgemein durch die so genannte Stoff-
Ubertragung).

Der Begriff der Exergie wurde 1952 von Rant [7] eingefiihrt und zwar als Arbeitsfahigkeit der Energie
und dies fir jede Energieform.

Mechanische und elektrische Energien bestehen gemass Definition vollstdndig aus Exergie. Dies trifft
approximativ auch fur chemische Energien wie die Brennstoffe zu [8]. Diese drei gelten als
physikalisch hochwertige Energieformen: Verlustfrei lassen sie sich ganz in Arbeit beziehungsweise
hundertprozentig ineinander umwandeln (vgl. Abb. 2-1).

E,: mechanische Energie
E.,: elektrische Energie

E.,,: chemische Energie

Ech

< Brennstoffzelle

Abb. 2-1:  Energien aus reiner Exergie und deren reversible Umwandlungen

Anders verhdlt es sich mit der Energie der Warme und der Stoffe: nur ein Anteil davon ist Exergie,
namlich deren Arbeitsfahigkeit bezuglich dem Umgebungszustand; der andere Energieanteil wird als
Anergie bezeichnet. Warmeenergie bei Umgebungstemperatur und Fluide bei Umgebungstemperatur
und —druck haben also keine Exergie.

Bei Stoffgemischen hangt die Exergie zusatzlich zu Temperatur und Druck von der Zusammen-
setzung ab.

Fur diese beiden Energieformen Wéarme und Energie der Stoffe brauchen wir noch je eine Formel zur
Berechnung deren Exergie. Diese werden in Abschnitt 2.2 und 2.3 erlautert.



24

Der 2. Hauptsatz lasst sich nun leicht nachvollziehbar formulieren:
e Bei allen reversiblen (also verlustfreien) Energieumwandlungen bleibt die Exergie erhalten.

e Bei allen irreversiblen (realen) Prozessen geht Exergie verloren. Die Exergieabnahme wird als
Exergieverlust bezeichnet.

Zur Veranschaulichung ist in Abb. 2-2 das Energie- und Exergieflussbild eines adiabaten Fluidstromes
dargestellt, dessen Druck durch Drosseln von p, auf p, reduziert wird (kinetische Energien seien
vernachlassigbar klein). Der Energiestrom des Fluids bleibt trotz Druckabnahme konstant:
H=H,=H,, dagegen vermindert sich der Exergiestrom des Fluids von E, auf E,. Diese
Exergiestrom-Abnahme lasst sich gut als Exergieverluststrom EV nachvollziehen.

P ><] D

H, =H, (1. Hauptsatz)

H| - : H L.
1 E| EVE.Z 2 E,=E,-E, (2. Hauptsatz)

Abb. 2-2:  Adiabate Drosselung eines Fluidstromes

Fur stationare Fliessprozesse gilt stets, dass der Exergieverluststrom die Differenz zwischen allen ein-
und austretenden Exergiestromen eines Kontrollraums ist.

2.2 Die Exergie der Warme

Aus einem Warmestrom Q mit einer Temperatur T lasst sich mit der reversiblen Warmekraft-
maschine von Carnot die maximale Leistung P, gewinnen. Deren Betrag ist zuséatzlich von der
Umgebungstemperatur T, abhéngig. Die Energiedifferenz muss als Warmestrom QU an die
Umgebung abgefuhrt werden. Abb. 2-3 zeigt das Energie- und Exergieflussbild dazu.

WKA E, Es gelten: P, =Q-Q,_ (1. Hauptsatz)
P 9 = QL 2. Hauptsatz
rev> T T, 2. p )

v

&

Abb. 2-3:  Energie- und Exergieflussbild der reversiblen Warmekraftanlage (rechtsdrehender Carnot-Prozess)

Durch Elimination von Q,,_ folgt:

Prev = Q : (1_1—%j = Q ‘MNc (18)
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Py T, T-T,

= n :1——U:
fle 0 T T

(Carnotfaktor) (19)

Damit gelangen wir zum Exergiestrom EQ, also zur Arbeitsfahigkeit des Warmestromes Q EQ ist
identisch mit P, .

(20)

- : T, . T-T,
E.=P =0-1--Y|=0. Y
Q rev Q( Tj Q T

EQ ist also proportional zu Q und abhangig von der Temperatur T des Warmestromes Q und
zudem noch von der Umgebungstemperatur T, (numerische Beispiele dazu siehe Tab. 1-1 auf
Seite 11)

2.2.1 Exergieverlust bei der Warmeiibertragung

Fur die Ubertragung eines (stationdren) Warmestromes Q durch eine Wand mit der Flache A ist ein
Temperaturgefalle AT erforderlich: Laut Gesetz des Warmedurchgangs (von einem Fluid 1 tber eine
Wand an ein Fluid 2) gilt der Zusammenhang:

Q=k-A-AT (21)

Dadurch entsteht ein Exergieverluststrom EV. Er hangt ab von der Nutztemperatur T, dem
Temperaturgefalle AT und der Umgebungstemperatur T,. Mit Gl. (20) und Abb. 2-4 folgt fir den Fall
T>Ty:

Wand

T =T +AT

AT (22)
T-(T+AT)

2 I'Ev:'.qu_EQz:Q'Tu'

AT

' 1 =~ 1 - EVzQ'TU'_g
Q) el | :
Eo .

Abb. 2-4:  Energie- und Exergieflussbild der Warmetibertragung durch die ebene Wand

Gleichung (23) ergibt das wichtige Ergebnis, dass der Exergieverluststrom der Warmeubertragung
proportional zum Temperaturgefélle AT ist und approximativ umgekehrt proportional zum Quadrat der
Nutztemperatur T (wenn AT klein gegeniber T). Dass der Exergieverluststrom EV direkt
proportional zum Warmestrom Q ist, leuchtet unmittelbar ein.

In nicht kontinuierlich leistungsgeregelten Warmepumpen stellen sich AT und Q in Kondensator und
Verdampfer gemass der Charakteristik des Kompressors in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur
ein. Unter diesem Aspekt folgt aus Gl. (21) und GIl. (23), dass der Exergieverlust in einem
Warmedibertrager mit der Flache A und dem Warmedurchgangskoeffizienten k mit dem Quadrat des
Temperaturgefalles AT abhangig ist.

2
EV:k-A.TU-ATL2 (24)

In Gl. (23) und (24) werden fur Berechnung oder Interpretation verschiedene Positionen bezogen. Die
Gl. (23) eignet sich fur die Auslegung und GI. (24) fir die Interpretation bei Teillast.
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Fur die elektrische Leistung eines ohmschen Widerstandes R gilt:
U2
P=u.|=|2.R=E (25)

Gilt nun P ~R oder P ~R™? — Der Standpunkt entscheidet dariiber! Wird die Stromstarke eingestellt,
so ist die Leistung proportional zum Widerstand, wird jedoch die Spannung eingestellt, so ist die
Leistung umgekehrt proportional zum Widerstand.

2.3 Exergie von Stoffstromen

Stoffe und Stoffstrome mit der Temperatur T und dem Druck p haben Exergie, weil aus ihnen Arbeit
gewonnen werden kann bis zum Erreichen des Umgebungszustandes (T, und py). Somit ist klar,
dass Stoffe mit Umgebungszustand, wie die Aussenluft mit T, und p,, keine Exergie haben. lhnen
kann wohl Energie entzogen werden (wie bei der Warmepumpe aus der Umgebungsluft), aber von
sich aus vermdgen sie keine Umwandlungen zu bewirken.

Die Exergie eines Stoffes erhdlt man durch reversibles Abarbeiten auf den (definierten)
Umgebungszustand. Muss jedoch Arbeit aufgewendet werden, um den Stoff auf Umgebungszustand
Zu bringen, so ist seine Exergie negativ.

Der Exergiestrom E eines Stoffstromes ergibt sich aus [8].

E:m'[h_hu_Tu'(S_Su)] (26)

und spezifisch

le=h-h,-T,-(s-sy) (27)

Die spezifische Enthalpie h und die spezifische Entropie s des Stoffes sind einerseits durch T und
p und h; und s, und andererseits durch T, und p, als thermische Zustandsgrdssen bestimmt. Bei
Stoffgemischen mit Anderung der Zusammensetzung, wie bei der Partialkondensation oder Partial-
desublimation, kommen noch die Angaben der Zusammensetzung dazu. Kinetische und potenzielle
Energien sind ebenfalls reine Exergie. Sie sind fur unsere Anwendung aber vernachlassigbar klein.
Auch chemische Reaktionen sind hier selbstverstandlich ausgeschlossen.

Die Gl. (27) kann leicht fUr ideale Gase aus dem T,s-Diagramm verifiziert werden (Abb. 2-5). Das Gas
mit der Temperatur T und dem Druck p wird zuerst in einer isentropen Turbine auf T, abgearbeitet
und erzeugt die Arbeit h—h, und dann vom Zwischendruck p, isotherm auf p,, wobei noch die
Arbeit T, - (s, —s) gewonnen wird.

T
p
T
J
Pz Py
Ty -
h-h; Tu(sy —s)

Abb. 2-5: T,s-Diagramm
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Fur perfekte Gase ist die spezifische Exergie e direkt aus T, T,, p und p, mit den Stoffwerten c,
und R bestimmbar. Aus Gl. (27) folgt:

ech~(T—TU)—TU-[cp-lnl—R-lniJ (28)
Ty Pu
Ahnlich gilt fir inkompressible Fliissigkeiten
T
e:cp-{(T—TU)—TU-InT—}v-(p—pU) (29)
U

wobei der Term der Druckéanderungsarbeit gegenliber dem ersten Klammerausdruck vernachléssigbar
klein ist.

Schliesslich ist die Exergie feuchter Luft vom Feuchtigkeitsgehalt x und der Umgebungsfeuchte x
abhangig.

T p-(0.622 + x X
e :{(ch +Cpp -x)-[T—TU -Ty -In_l_—+(RL +Rp -x)-TU -Inﬁ+(RD -X- T -Inx—jﬂ (30)

u Py - u

2.3.1 Exergieverlust in Stoffstrémen

Exergieverluste treten in Stoffstrémen vorwiegend durch Stromungsdruckverluste auf. Fur die
adiabate Drosselung als Beispiel (Abb. 2-2) gilt,

I'Ev :El_EZ :m'(el_ez):m'Tu '(Sz_sl)zm'Tu'Sirrlz (31)

und spezifisch

‘ev =Ty '(32 - 51) =Ty 'Sirrlz‘ (32)

da ja die Enthalpiednderung dabei null ist. Es ist s,,,, die irreversible Entropie-Erzeugung.






3 Energie- und Exergiebilanzen des Warmepumpen-Prozesses 29

3 Energie- und Exergiebilanzen des Warmepumpen-Prozesses

In diesem Kapitel werden aus den elementaren Energie- und Exergiebilanzen aus Kapitel 2 geeignete
Grundgleichungen fir die Exergieverlust-Berechnungen erstellt. Dies fir die Warmepumpe als
Ganzes und danach fir die einzelnen Teilprozesse. Es werden ein innerer und drei dussere
exergetische Wirkungsgrade definiert. Im 4. Kapitel werden die hier erstellten Gleichungen weiter
entwickelt und damit die wichtigen Einflussgrossen des Warmepumpenbetriebs analysiert.

3.1 Bewertungen am Warmepumpen-Prozess

Um die Auswirkungen der Exergieverluste Ubersichtlich bewerten zu kdnnen, eignen sich
verschiedene exergetische Wirkungsgrade. Beurteilt wird das Verhaltnis von nutzbarer zu
aufgewendeter Exergie, und zwar unabhangig von der Grosse der Heizleistung; es betrégt fur reale
Warmepumpen weniger als eins und ist eins im Grenzfall ohne Exergieverluste. Die vier im folgenden
definierten exergetischen Wirkungsgrade beziehen sich auf entsprechende Temperaturen der
Heizwarme.

Abb. 3-1 zeigt den Warmepumpen-Kreislauf mit den vier elementaren Teilprozessen (Verdampfung,
Kompression, Kondensation, Expansion) — noch ohne das Heizwarme-Abgabesystem an den Raum.
Ubersicht tiber die relevanten und reprasentativen Temperaturen gibt Abb. 3-2.

Drei Energiestrome treten am Kontrollraum der Luft/Wasser-Warmepumpe auf: Am Verdampfer ist es
der Wéarmestrom QU aus der Umgebung, vom Kompressor wird dem Arbeitsfluid die innere Leistung
P zugefiihrt und im Kondensator gibt das Kreislauffluid die Heizleistung Q, =Q,+P, an das
Heizwasser ab.

Ty

) TK Kondensationstemperatur
Kondepsation T ATK .
H AT Heiztemperatur erzeugt
TH ; ATH Heiztemperatur erforderlich
Tq R Raumtemperatur
ATHub
ATHub ideal
Verdampfung
Tu Umgebungstemperatur
AT,
TU Tv v Verdampfungstemperatur
Abb. 3-1:  Warmepumpen-Kreislauf mit Energie- Abb. 3-2:  Temperaturen am Warmpumpen-
stromen Prozess

Das Energie- und Exergieflussbild dazu zeigt Abb. 3-3. Der Warmestrom QU :QV im Verdampfer
wird von der Umgebungsluft mit der Temperatur T, mit dem mittleren Temperaturgefélle AT, an das
Arbeitsfluid mit der Temperatur T, Ubertragen. Analog dazu wird der erzeugte Warmestrom QH im
Kondensator mit dem mittleren Temperaturgefalle AT, vom Arbeitsfluid mit der Temperatur T, an
das Heizwasser mit der mittleren erzeugten Temperatur T, Ubertragen.

Die Temperaturgeféalle im Verdampfer und Kondensator AT, und AT, verursachen die
Exergieverluste E,, und E,, . Zusétzlich zu den Exergieverlusten der Warmeubertragung entsteht
der Exergieverlust im Kreislauffluid, und zwar vorwiegend im Kompressor E,, und im
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Expansionsventil E,., . Die zwei letzten zusammen werden als innerer Exergieverlust E,, der
Warmepumpe bezeichnet:

Evi = EVKp + EVEX (33)

Zur deutlichen Veranschaulichung der Exergieverluste im Warmepumpen-Prozess ist die Antriebs-
leistung P, in Abb. 3-3 nicht massstablich dargestellt.

B,

WP

Q
]

Q

N

Abb. 3-3:  Energie- und Exergieflussbild der realen Warmepumpe

Energetisch werden Warmepumpen mit der (momentanen) Leistungszahl COP und der Jahres-
arbeitszahl JAZ bewertet.

365d

Q '[QH -dt
COP:s:P—H JAZ =g =0 (34)
° IPE' dt

0

Abb. 3-4 zeigt aus Versuchen [4] ermittelte Leistungszahlen einer Luft/Wasser-Warmepumpe. Sie
steigen mit hdheren Umgebungstemperaturen. Zwischen Produkten verschiedener Hersteller kbnnen
sie erheblich differieren.

Die bestmdgliche Leistungszahl e, der reversiblen Warmepumpe ist reziprok zum Carnotfaktor,
denn die ideale Warmepumpe ist der Umkehrprozess der idealen Warmekraftmaschine (vgl. Kapitel
2.2).

Die reversible innere Leistungszahl der ideal arbeitenden Warmepumpe ist durch die (sich
einstellenden) Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen (T,, und T, ) bestimmt:

Ty 1
Cevi = T (35)

Tc—-Tv Mg
Die bestmdgliche &aussere Leistungszahl mit reversibler Luft/Wasser-Wéarmepumpe bezlglich der
erzeugten Heiztemperatur T, bei der Umgebungstemperatur T, ergibt sich mit:

Broya = = = — (36)
e Ta—Ty Mca
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Beziglich der erforderlichen Heiztemperatur TH* gilt:

€reva T % — ~ * (37)
Ty Ty Mea

Kdnnte das gesamte Heizsystem ohne Exergieverluste betrieben werden, erhielte man die maximale
reversible Leistungszahl mit T, und der Raumtemperatur T; aus:
Tk 1

€ = = 38
revns Te=Ty  Mcns (38)

Um die Gute einer realen Luft/Wasser-Warmepumpe thermodynamisch richtig zu bewerten, wird der
exergetische Wirkungsgrad n, eingefihrt: der Exergiestrom E, der Heizwarme wird auf die
aufgewendete mechanische bzw. elektrische Leistung P bezogen.

E
Mo =" (39)
Fur verlustfreie Warmepumpen ist
P=P,, =Eq (40)
und somit
Nexrey =1

Der innere exergetische Wirkungsgrad der Warmepumpe beurteilt den Kreislaufprozess des
Arbeitsfluids mit den Fluidtemperaturen T,, und T, im Verdampfer und Kondensator:

. TK_TV
Qu T, (41)

Mexi :ng‘nu

Beim dusseren exergetischen Wirkungsgrad der erzeugten Heiztemperatur T,, wird die Exergie der
erzeugten Heizleistung Q,, auf die im Kondensator erzeugte Heiztemperatur T, des Heizwassers
bezogen:

. TH_TU
Qu T, (42)

Nexa :TZS'nCa

Wie bereits in Abschnitt 1.5 flir Ein/Aus-geregelte Warmepumpen gezeigt wurde, ist die intermittierend
erzeugte Heizleistung QH um den Faktor v grosser als die kontinuierlich erforderliche Heizleistung
QH*. Somit ist auch die erzeugte Heiztemperatur T, hoher als die erforderliche, woraus ein
zusatzlicher Exergieverlust entsteht. Dieser instationar verlaufende Exergieverlust lasst sich mit der
Exergiebilanz (ber einen Heizzyklus (t,-t,) berechnen. Die kontinuierlich erforderliche
Exergiemenge, die vom Gebaude bei T, erfordert wird, betragt

. . T, -T, -~ t,—ty T, -T
Eo, =Qu -—*—Y=Q, '(tz_to)‘H—*U:QH' 2 0. H U (43)
T, T, v T,

und der Arbeitsaufwand im Kompressor

tz _to
L

W=P.(t,—t,)=P- (44)
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Damit erhalten wir als dritte Beurteilung den ausseren exergetischen Wirkungsgrad der erforderlichen
Heiztemperatur der Ein/Aus-geregelten Luft/Wasser-Warmepumpe als Mittelwert Uber die Heizperiode

(t, —to):

X Q TH _TU
* EQH " TH* *
Nexa = = =& Nca

w P

(45)

Far T, wird der arithmetische Mittelwert der Vorlauf- und Rucklauftemperatur des Heizwassers
eingesetzt (die Abweichung zur thermodynamischen Mitteltemperatur ist gering).

Analog zur Gl. (45) bezieht sich als vierte Bewertung der dussere exergetische Wirkungsgrad des
Heizsystems mit Luft/Wasser-Warmepumpen (exergetischer Wirkungsgrad des beheizten Gebaudes)
auf die Umgebungstemperatur T, sowie die gewlinschte Raumtemperatur T :

Q TR _TU
T (46)
NexHs :T =€ Nchus

Er bertcksichtigt zusatzlich zum &usseren exergetischen Wirkungsgrad der erforderlichen Heiz-
temperatur auch die im Heizwarme-Abgabesystem (z.B. Bodenheizung) auftretenden Exergieverluste.
Diese sind nicht der Warmepumpe anzulasten.

Mit Gl. (41), (42), (45) und (46) lasst sich in der Praxis der exergetische Wirkungsrad also leicht aus
dem Produkt von Leistungszahl und Carnotfaktor bestimmen. Dabei wird die dazugehdrige
Leistungszahl jeweils experimentell ermittelt. Eine Gberschlagige, aber thermodynamisch einwandfreie
Beurteilung der Warmepumpe ist damit auf einfache Weise maglich.

Die aus Versuchen [4] an einer Luft/Wasser-Warmepumpe von 7 kW Nenn-Heizleistung ermittelte
Leistungszahl und der dussere exergetische Wirkungsgrad bezuglich der erzeugten Heiztemperatur
sind in Abhé&ngigkeit der Umgebungstemperatur in Abb. 3-4 dargestellt, stets kurz nach der Abtauung,
d.h. bevor es zur Frostbildung im Lamellenluftkiihler des Verdampfers kam.

0.4 4
—&— exergetischer Wirkungsgrad A
-4 Leistungszahl -

0.34

0.2

N
Leistungszahl [-]

0.1 1

exergetischer Wirkungsgrad [-]

0.0_.|....|....|....|...0
-5 0 5 10

Umgebungstemperatur [°C]

Abb. 3-4:  Leistungszahl und exergetischer Wirkungsgrad einer realen Luft/Wasser-Warmepumpe aus
Messungen (Q'H nemn =1 KW )
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Es folgt daraus:
e Der exergetische Wirkungsgrad der Luft/Wasser-Warmepumpe mit knapp 30% ist nur massig gut.

e Bei ,Teillast”, also mit héherer Umgebungstemperatur als der minimalen Umgebungstemperatur,
wird der exergetische Wirkungsgrad schlechter: Das Gegenteil sollte méoglich sein, da fur solche
Betriebszustédnde die Warmeulbertrager kleinere Temperaturgefalle und damit einen kleineren
Temperaturhub erlauben wirden.

3.2 Bilanzen an den Teilprozessen des Warmepumpen-Arbeitsfluids

Der Leistungsaufwand P, (innere Leistung) der Warmepumpe ist um die Summe aller auftretenden
Exergieverluste E,,,, grosser als die reversible Antriebsleistung P, :

Pi = Prev + EVtot = Prev + EVKp + EVK + EVE>< + EVV (47)

Die Exergieve.rluste in der einfachen Kompressions—Warmepumpe sind: im Kompressor EVKp, im
Kondensator E,, , im Expansionsventil E,., und im Verdampfer E,,, . Diese werden hier einzeln aus
elementaren Exergiebilanzen abgeleitet. Im 4. Kapitel werden sie dann in Abhéngigkeit der relevanten
Einflussgréssen berechnet, um detailliert die Verbesserungsmoéglichkeiten der Warmepumpe
exergetisch quantifizieren zu koénnen. Auf weitere Verlustquellen, wie fir mechanischen und
elektrischen Antrieb sowie bei Luft/Wasser-Warmepumpen mit luftseitig erzwungener Konvektion die
Ventilatorleistung, wird an dieser Stelle nicht eingegangen.

Ubersichtlich ergibt sich nun aus dem Gesamt-Exergieverlust der Einfluss auf den exergetischen
Wirkungsgrad. Er wird fur die folgenden Betrachtunge auf die innere Kompressorleistung P, bezogen.

E E
QH QH
Moo= 5= (48)
i Prev + EVtot
Da E,, =P,, ist, folgt:
E
Nex = 1 =1- Vtot
1+ EVtot Pi (49)
Qu
Mit Gl. (41) ergibt sich der innere exergetische Wirkungsgrad der Warmepumpe:
MNexi = - 1 - =1- EVKp +EVEX
1+ EVKp. + EVEx F>i (50)
Eo,

Gemass Gl. (42) gilt fir den ausseren exergetischen Wirkungsgrad der Warmepumpe der erzeugten
Heiztemperatur :

Mo = 1 1 Evke +Evex +Ew +Ew
oxa = . . . =
14 Evip T Evex tEw +Ew P (51)
EQH

In Abb. 3-5 ist der Warmepumpen-Prozess mit detaillierter Bezeichnung der einzelnen
Zustandspunkte im T,s-Diagramm fir das Warmepumpen-Arbeitsfluid dargestellt. Verdampfung und
Kondensation sind als isobar-isotherm angenommen. Im Verdampfer erfolgt die Dampfuberhitzung
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AT, . Im Kompressor entsteht die Dampfuberhitzung AT,, beziglich T, und die Kondensat-
unterkihlung AT, .

Pk
2 _
ATpy
AT AT
T - - Ty
T, -——{3 T,
ATHuh || P ATHuh
1
T, 1 T,
T a7 1A Vg T, T,
Abb. 3-5:  T,s-Diagramm mit Bezeichnung der Abb. 3-6:  T,s-Diagramm mit spezifischen Warmen und
Zustandspunkte Antriebsarbeit

Von 1 nach 2 wird das gasformige Arbeitsfluid vom Verdampfungsdruck p, auf den hoheren
Kondensationsdruck p, verdichtet, damit bei einem Temperaturniveau T, kondensiert werden kann.

Im Kondensator (2 nach 3) wird der Uberhitzte Dampf geséattigt, kondensiert und etwas unterkihit.
Dabei wird das Heizwasser von der Rucklauf- auf die Vorlauftemperatur erwarmt und dadurch die
Heizleistung an den Heizwasserkreislauf tibertragen.

Anschliessend wird das flussige Arbeitsfluid im Expansionsventii vom Kondensationsdruck p,
wiederum auf den tieferen Verdampfungsdruck p,, entspannt, wobei Nassdampf (Punkt 4) entsteht.

Im Verdampfer/Lamellenluftkiihler wird das Arbeitsfluid durch Aufnahme von Warme aus der
Umgebung verdampft und leicht G{berhitzt. Die in Luft/Wasser-Warmepumpen durch den
Lamellenluftkiihler geférderte Umgebungsluft scheidet bei Abkuhlung unter die Taupunkttemperatur
Wasserdampf aus, so dass es zu Kondensat- bzw. Frostbildung an den Lamellen des Verdampfers
kommt. Der iibertragene Warmestrom Q,=Q, besteht dann aus zwei Anteilen, namlich dem
sensiblen Warmestrom Q. =Q,, und dem latenten Warmestrom Q,, =Q,, .

Abb. 3-6 zeigt die spezifischen Warmen q;, =q, und g, =q, +Ww; und die spezifische innere Arbeit
w, , dargestellt als Flachen im T,s-Diagramm.
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3.2.1 Bilanzen am Kompressor

Bei der adiabaten Kompression von p,=p, auf p,=p, erhtht sich der Enthalpiestrom des
Arbeitsfluids durch die (dem Fluid zugefuhrte) innere Kompressionsleistung P,. Die Austrittsenthalpie
bzw. Austrittstemperatur ist abhéangig vom isentropen Kompressorwirkungsgrad n; .

. . . . 1
Pi=H2—H1=mf‘(hz_hl)sz‘n_'(hzs_hl) (52)

und spezifisch:

1
W :hz_hlzn_(hzs _hl) (53)

Abb. 3-7:  Prinzipskizze
Kompressor

Mit P, wird im Arbeitsfluid auch die Exergie erhdht. Diese Erhéhung ist wiederum vom isentropen
Kompressorwirkungsgrad n, abhangig. Der Exergieverlust E,,, des Arbeitsfluids im Kompressor ist
die Differenz zwischen ein- und austretenden Exergien:

Eukp :(Pi +E1)_Ez =P, +(E1_E2) (54)

Aus Gl. (52) und (53) folgt:
EVKp = mf ’Tu ‘(52 _31) (55)
Cukp = Ty '(32 _31): Ty *Sin1z (56)

Der Exergieverlust ist somit durch die Umgebungstemperatur T, und die irreversible
Entropiezunahme s, -s, =s,,,, im Kompressor bestimmt. Die Auswirkung des isentropen
Kompressorwirkungsgrades n, ist implizit in s, enthalten. In Abb. 3-8 sind der spezifische
Exergieverlust der Kompression e,,, gemass Gl. (56) sowie die nachfolgend mathematisierten
Exergieverluste der tbrigen Teilprozesse im T,s-Diagramm als Flachen dargestellt.
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Pk
o
h-:lZ
AT i
TK Uk Y
T, _ ‘.3
AThp i P
] AN /
Ty H h
T / i4 N 1 AT,
v \Q/ \
v
\
e\/Ex N eva
\

S

Abb. 3-8:  T,s-Diagramm des Warmepumpen-Prozesses mit spezifischen Exergieverlusten (nicht
massstablich)

3.2.2 Bilanzen am Kondensator

Im Kondensator wird der Uberhitzte Dampf gesattigt, kondensiert und eventuell etwas unterkihlt und
damit das Heizwasser von der Rucklauftemperatur T, auf die erzeugte Vorlauftemperatur T,, er-
warmt. Unter Voraussetzung vernachlassigbar kleiner Warmeverluste gilt fir den Kondensator:

l 2 QK = mf '(hz _hs): QH = mHW 'CpHW '(TVL _TRL) (57)
Vi‘ ) und fir die gesamte Warmepumpe
%K . .
RL Qy=Qy +P (58)
L4

BE

Abb. 3-9:  Prinzipskizze
Kondensator

Der Exergieverlust im Kondensator wird nun aus drei verschiedenen Kontrollrdumen ermittelt: Der
erste Kontrollraum eignet sich fiir numerische Analysen, die anderen beiden dienen der analytischen

Veranschaulichung und Interpretation.
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Adiabater Kontrollraum

Heizwasser

RL y'e VL
3 2

g

Arbeitsfluid

Abb. 3-10: Kondensator mit adiabatem Kontrollraum

Die Exergie des Arbeitsfluids nimmt von E, auf E; ab und die Exergie im Heizwasser von Eg
(Ricklauf) auf E,, (Vorlauf) zu. Aus der Exergiebilanz ergibt sich der Exergieverlust im Kondensator:

EVK = (Ez +ERL)_ (E3 +EVL): (Ez _Es )"" (ERL _EVL) (59)

Bei Vernachlassigung der Druckverluste in den beiden Fluiden entsteht der Exergieverlust nur wegen
der Temperaturgefélle fur die Warmeubertragungen (also bei Dampfsattigung, Kondensation und
Kondensatunterkihlung). Fur die Exergieabnahme des Arbeitsfluids gilt somit geméss Gl. (26):

Ez_Es:mf'[hz_h3_Tu'(Sz_Ss)] (60)

Die beiden Enthalpien (h, und h;) und Entropien (s, und s;) des Arbeitsfluids sind als Zustands-
gréssen durch T und p jeweils bestimmt. Die Exergiezunahme des Heizwassers (mit Ver-
nachlassigung des Druckverlustes) kann direkt aus der Rucklauf- und der erzeugten Vorlauf-
temperatur mit Gl. (28) berechnet werden.

. : . T
EVL _ERL =My 'CpHW|:TVL _TRL _TU 'InT_VL} (61)

RL

Diese zwei letzten Gleichungen werden fiir die numerische Berechnung (Auswertung von Messdaten)
benutzt.

Diabater Kontrollraum des Arbeitsfluids

Im Kondensator wird die Exergie der Heizwarme EQH bei der erzeugten Heiztemperatur T,
abgegeben:

lz
~ Eq, = Q11T (62)

Eq,
T

Abb. 3-11: Kondensator mit diabatem Kontrollraum

Zur Berechnung der erzeugten Heiztemperatur T, genugt es, den arithmetischen Mittelwert der
erzeugten Rucklauf- und Vorlauftemperatur zu verwenden:

1
T, = E ’ (TVL + TaL ) (63)
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Aus der Exergiebilanz dieses Kontrollraums lasst sich nun der Exergieverlust im Kondensator auch
berechnen aus:

Ew =E,-E,-Eq, (64)
und spezifisch
ey =€, -€3;—-€g =h, —h; —T, -(s2 —sfé,)—qH -[1+1—:j (65)
Da h, —h; =q, (vgl. Abb. 3-6) folgt:
uc =G 72Ty (5, -,) (66)

H

In Abb. 3-8 ist der spezifische Exergieverlust im Kondensator e, im T,s-Diagramm (gemass Gl. (66))
als Flache dargestellt. Die spezifische Heizwéarme ¢, im T,s-Diagramm (vgl. Abb. 3-6) ist dabei mit
dem Faktor T, /T, korrigiert und T,(s, —53) davon subtrahiert worden.

Kondensatorflache als Kontrollraum

Eine einfache analytische Interpretation des Exergieverlustes im Kondensator ist moglich, ohne die
Dampfiberhitzung und die Kondensatunterkiihlung einzubeziehen (Der Fehler ist hier nicht von
Belang und wird spéater behoben). Das Arbeitsfluid kondensiere als reiner Stoff bei der Temperatur T,
oder es erfahre eine Temperaturabnahme um AT, (Temperaturgleit im Kondensator) bei Stoff-
gemischen wie z.B. R407C.

TA AT
4 TK
ATGK . 2 TK
AT

T « y TVL

H X ATHW
TaL A

Q

Abb. 3-12: T ,Q -Diagramm des Kondensators

Im Gegenstrom (oder Kreuzgegenstrom) erwarmt sich das Heizwasser von der Ricklauftemperatur
T, auf die erzeugte Vorlauftemperatur T,, . Eine mittlere Kondensationstemperatur T, , eine er-
zeugte Heiztemperatur T, und somit das mittlere Temperaturgefalle AT, =T, —T,, sind in Abb. 3-12
dargestellt. Der Exergieverlust im Kondensator betrégt somit gemass der Gl. (22):

. . AT : AT, .
Ew =Qu Ty- £ =Qy Ty~ 5 )zQH'Tu

AT AT,
T, Ty T, - (T, + AT,

T (67)

Also ist der Exergieverluststrom im Kondensator bei einem erzeugten Heizwéarmestrom QH gendahert
proportional zum Temperaturgefélle AT,. Wenn aber bei Teillast mit herkdmmlichen Ein/Aus-
Warmepumpen das Temperaturgefélle AT, und der Heizwarmestrom Q,, gemass Warmepumpen-
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Charakteristik sich selbst einregulieren, erhélt man mit Gl. (23) im Kondensator mit der Flache A,
und dem Warmedurchgangskoeffizienten k, :
2

. AT,
Ew = Ty K - Ag - :

(68)

H

Beziglich dieses Standpunktes ist der Exergieverlust im Kondensator proportional zum Quadrat des
Temperaturgefélles AT, . Im 5. Kapitel wird gezeigt, dass AT, bei herkbmmlichen Ein/Aus-Wé&rme-
pumpen mit hoher werdender Umgebungstemperatur zunimmt. (A, bleibt natirlich konstant, und k,
variiert verhaltnismassig wenig — vgl. Abschnitt 5.1).

3.2.3 Bilanzen am Expansionsventil

Die Drosselung von p, =p, auf p, =p, erfolgt quasi adiabat und somit isenthalp.

3 H4 = Hs (69)
und
. h, =h, (70)

Abb. 3-13:  Prinzipskizze
Expansionsventil

Der Exergieverlust im Expansionsventil wird mit Gl. (31) berechnet:
EVEX :ES_E4 :mf 'Tu'(54_53) (71)
€yvex = Ty '(34 _33) (72)

Im T,s-Diagramm in Abb. 3-8 ist der spezifische Exergieverlust im Expansionsventil e, als Flache
interpretiert; es zeigt, dass durch die Unterkiihlung des Kondensats der Exergieverlust Uber das
Expansionsventil etwas verkleinert werden kann. Die quantitative Auswirkung wird in Abschnitt 4.2
untersucht.

3.2.4 Bilanzen am Verdampfer

a) bei reiner Warmelbertragung seitens der Quellenwarme

Die folgenden Betrachtungen gelten fir Warmepumpen, welche ihre Quellenwarme bei Umgebungs-
temperatur T, aufnehmen. Das trifft fur Luft/Wasser-Warmepumpen ohne Luftvorwadrmung zu. Im
Lamellenluftkiihler wird die Umgebungsluft von T, =T auf T, abgekihlt. Hier wird zusatzlich
vorausgesetzt, dass der Feuchtegehalt der Luft sich nicht &ndere, also keine Partialkondensation oder
Partialdesublimation stattfindet, sondern nur reine Wéarmedbertragung (z.B. im Betrieb mit trockener
Luft). Somit gilt fir den von der Umgebungsluft an das Arbeitsfluid Ubertragene Wéarmestrom:

QU:QV:mL'CpL'(TLE_TLA):mf'(hl_h4) (73)

Die im Verdampfer auftretenden Exergieverluste werden wie beim Kondensator aus verschiedenen
Kontrollrdumen hergeleitet.
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Adiabater Kontrollraum

Umgebungsluft
LA s LE
4 1
i L

Arbeitsfluid

Abb. 3-14: Verdampfer mit adiabatem Kontrollraum

Im Verdampfer treten Exergieverluste wegen des Temperaturgefalles fiir die Warmeulbertragung auf.
Die unter Umgebungstemperatur abgekihlte Luft beinhaltet Exergie der Kalte ELA (mit positivem
Vorzeichen) und geht ungenutzt in die Umgebung. Die Exergie des eintretenden Luftstromes ELE ist
definitionsgemass null. Somit ergibt sich der Exergieverlust im Verdampfer:

Evv :(E4 +ELE)_(E1+ELA):E4 _El_ELA (74)
Der Exergiestrom der austretenden Luft wird gemass Gl. (28) berechnet:

Esz‘[CpL '(T—Tu)_Tu'(CDL'IHTL_RL'lnﬁJ] (75)

u Pu

Fur eine einfache Interpretation des Exergieverlustes im Verdampfer wird die Exergie der
austretenden, abgekihlten Luft vernachlassigt. Somit folgt fir den spezifischen Exergieverlust im
Verdampfer:

evv:el_e4:hl_h4_TU'(31_S4) (76)
Die obige Gleichung fur e,,, istim T,s-Diagramm in Abb. 3-8 wiederum als Flache eingezeichnet.

Verdampferflache als Kontrollraum

Analog zum Kondensator wird fir eine einfache analytische Interpretation der Exergieverluste ohne
Dampfiberhitzung im Verdampfer ermittelt. Das Arbeitsfluid sei entweder ein reiner Stoff und
verdampfe bei der Temperatur T, oder sei ein Stoffgemisch und erfahre folglich eine Zunahme der
Verdampfungstemperatur um den so genannten Temperaturgleit ATy, .

T A A T
T
n IS
AT,
T, v .
T * 1ATey
Q

Abb. 3-15: T Q -Diagramm des Verdampfers

In Abb. 3-15 ist angenommen, dass das Arbeitsfluid im Kreuzgegenstrom verdampfe ung die
Umgebungsluft sich von T, um AT, abkihle. Es sei T, die mittlere Verdampfungstemperatur, T, die
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mittlere Lufttemperatur sowie AT, =T, —-T, das mittlere Temperaturgefalle fir die Warme-
Ubertragung. Gemass der Gl. (22) ergibt sich fir den Exergieverlust im Verdampfer:

. AT - AT, - AT
E = T, — v ~ T, _—V: . v
WS )T e T 7

Und fir die Interpretation bei Teillast:

(78)

Gemass dem Standpunkt der Gl. (77) ist der Exergieverlust im Verdampfer bei einem Warmestrom
QV proportional zum Temperaturgefélle AT, fur die Warmeubertragung. Gemass Gl. (78) ist der
Exergieverlust im Verdampfer jedoch proportional zum Quadrat des Temperaturgefélles AT, . Weitere
Interpretationen dazu werden in Kapitel 5 diskutiert.

Um den Exergieverlust im Verdampfer durch die Wéarmeubertragung genauer zu bestimmen, z.B.
wenn Temperaturgleit des Arbeitsfluids und Uberhitzung miteinzubeziehen sind, muss vom differ-
entiellen Exergieverlust ausgegangen werden. Somit folgt:

T-T, .- DT O-T,
L V.szTU.ZM.AQi (79)

E :IdE =T j
W W Y TL 'Tv i=1 TLi 'TVi

b) bei Warme- und Stoffubertragung seitens der Warmequelle

Mit Aussenluft als Warmequelle, vor allem, wenn sie nicht vorgewarmt wird, gibt die Luft nicht nur
durch Abkiihlung Warme ab, sondern auch bei Abnahme ihrer Feuchtigkeit durch Partialkondensation
oder Partialdesublimation.

Wenn bei der Abkiihlung der Luft Sattigung erreicht ist, erfolgt fortan die Ausscheidung von
Wasserdampf, entweder als Kondensat oder als Frost oder Eis. Entlang des Lamellenluftkiihlers
nimmt die Lufttemperatur von T, =T, auf T, ab und ihr Feuchtegehalt von x, =X, auf x,, (vgl.
LOREF [5]). Im Falle der Partialkondensation (also bei Kondensatbildung) gilt fir den Warmestrom

Qu:

Q,=Q,=m ‘(CpL '(TLE _TLA)+(XLE _XLA)‘[rVW *+Cup '(TLE -T )_CpKD(TKD _273-15)]) (80)
In Gl. (80) stehen r, ~fur die Verdampfungsenthalpie von Wasser, c, fir die spezifische Warme-
kapazitat der trockenen Luft, c, fur die spezifische Warmekapazitat von Wasserdampf (bei
Lufttemperatur), c,, fur die spezifische Warmekapazitat des Kondensates (also von Wasser) und
T fur die Temperatur des sich ausscheidenden Kondensates. Die zwei letzten Terme in der eckigen

Klammer (GI. (80)) sind gegenuber r, vernachlassigbar klein. Somit gilt im Falle der Partial-
kondensation approximativ:

Qu :Qv :mL '(Cpl_ '(TLE _TLA)"’er (XLE _XLA)) (81)
Im Falle der Partialdesublimation (also bei Frostbildung) gilt analog:
Qu :Qv :mL '(Cpl_ '(TLE _TLA)+rSW (XLE _XLA)) (82)

Dabei steht rg ~ fur die Sublimationsenthalpie von Wasser, also die Summe aus der Verdampfungs-
enthalpie r, ~und der Erstarrungsenthalpie r. . Fortan wird fur rg bzw. r, —nurnoch r, geschrieben.

Der Warmestrom Q, wird in einen sensiblen Anteil und einen latenten Anteil unterteilt. Fir den
sensiblen Warmestrom Q. gilt:
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QUS = rhL “CoL '(TLE _TLA) (83)
Analog dazu gilt fur den latenten Warmestrom Q,,:
Qu = 1 (X —X.) (84)
Und damit folgt fir den totalen Warmestrom QU :
Qu =Qus +Qu (85)

Der sensible Warmestrom wird von der Umgebungsluft an die luftseitige Verdampferflache durch das
mittlere Temperaturgefélle AT, und der latente Warmestrom durch das mittlere Feuchtigkeitsgefélle
AXx,, Ubertragen.

Aus der Energiebilanz auf der Seite des Arbeitsfluids folgt:
Qu :Qv :mf '(hl_h4) (86)

Nachfolgend werden fir eine einfache Auswertung gegebener Messdaten die zur Berechnung der
Exergieverluste notwendigen Gleichungen am adiabaten Kontrollraum angegeben. Kommt es im
Lamellenluftkiihler zu Partialkondensation bzw. -desublimation muss mit der Exergie von feuchter Luft
gerechnet werden.

Adiabater Kontrollraum

Umgebungsluft
LA y < LE
4 1
i L

\/ Arbeitsfluid

Kondensat, Frost

Abb. 3-16: Verdampfer mit adiabatem Kontrollraum

Der Exergieverluststrom kann wiederum udber die ein- und austretenden Exergiestrome des
Arbeitsfluids und der feuchten Luft berechnet werden und somit gilt:

Evv :(E4 +ELE)_(E1+ELA):E4 _El_ELA (74)

Dabei betragt der Exergiestrom der feuchten Luft mit GI. (30):

. T -(0.622 + x
E=m, 'li(CpL +Cpp 'X)'[T—TU =Ty -|nf+(RL +R, -X)'TU .InM-‘_(RD X Ty |n%}ﬂ (87)

3.3 Bilanzen an der Warmepumpe inklusive Heizwasserkreislauf

Wird zusétzlich zu den Exergieverlusten der vier elementaren Teilprozesse der Kompressions-
warmepumpe der Heizwasserkreislauf (Heizwarme-Abgabesystem und -Verteilsystem) beriicksichtigt,
treten zwei weitere Exergieverluste auf. Damit werden dann n_,," und 1., formuliert.

3.3.1 Exergieverlust im Heizwérme-Verteilsystem

Die instationaren Verlaufe im Heizwarme-Verteilsystem sind bereits in Abschnitt 1.5 erlautert und
begrifflich erfasst mit dem Warmestromverhaltnis beziiglich der erforderlichen Heizleistung
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v=—"H>1 (88)

H
und dem Warmepumpenbetriebsverhaltnis:

f= ﬁ = 1 <1 (89)
t,-t, v

Es soll jetzt ein mittlerer Exergieverluststrom E\,HS in diesem Heizwarme-Verteilsystem hergeleitet

werden, und zwar fir den intermittierenden erzeugten Heizwarmestrom Q,, . Der Grund, E,, s auf Q,,

und nicht auf QH* zu beziehen, liegt darin, dass die exergetischen Wirkungsgrade zweckmassig auf

die innere Kompressorleistung P, bezogen werden.

Zur Herleitung wird von der Bilanz der Ubertragenen Energie- und Exergiemenge am Heizsystem
wahrend eines ganzen Heizzyklus (t, —t,) ausgegangen. Wahrend der Zeit (t, —t,) werde stationar
der erzeugte Warmestrom QH dem Heizwasserkreislauf mit der (mittleren) erzeugten Heiztemperatur
T., zugefiihrt und wahrend der Zeit (t, —t,) der erforderliche Warmestrom Q, vom Heizwasser-
kreislauf mit der (mittleren) erforderlichen Heiztemperatur TH* abgefiihrt. Im Modell ist somit ein
fiktiver Warmespeicher (WS) enthalten (vgl. Abb. 3-17).

WS

a) Schema des Heizwasserkreislaufs mit
fiktivem Warmespeicher WS

Warmepumpe
Raum

b) Herleitung des Exergieverlustes

7
N\
G iy Ty
Es gilt fur die Warmestéme \
Ty

.1 -
Qu :;'QH (90)

QH . *
und fir die Warmemenge wahrend Qn

eines Heizzyklus wahrend t, 1, watrend T, —t

| |
: b, -t
QH:f'(tz_to)‘QH:QH 22 (91) -
v QH> Qn

EVHS
E \ *
Q> Eon

Abb. 3-17: Herleitung der Exergieverluste im Heizwarme-
Verteilsystem
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Aus Abb. 3-17 folgt fur die Exergieverlustmenge E,, s wahrend eines Heizzyklus:

Evns :EQH _EQH* :f'(tz _to)'QH[l_le_f'(tz _tO)'QH{l_ TT*J (92)

H H

t, —t, 101
Ty == 93
T, {TH THJ (93)

Wird GI. (93) mit (t, —t,) dividiert, so erhalt man den wéahrend des Heizzyklus kontinuierlich
entstehenden Exergieverluststrom im Heizwarme-Verteilsystem.

EVHS =Qy-

R T,-T, - - AT,
Ewe =Qy Ty - H—H =0, T, —"—

: - (94)
T, T, T, T,

Und schliesslich dividieren wir Gl. (94) mit (t,—-t,), um flir die Wéarmepumpen-Bewertung den
geeigneten Exergieverluststrom des Heizwarme-Verteilsystems zu erhalten:

T.-T, . AT .
S——1-=Q, Ty " =0 Eygs (95)

Eys =Q,, - T, -
VHS H V] TH TH TH-TH

Die Berechnung des ausseren exergetischen Wirkungsgrades der erforderlichen Heiztemperatur er-
folgt jetzt gemass Gl. (45) mit:

. < 1 :l_E\,Kp+E\,EX+EW+E\,K+U-E\,HS
-~ 1+ EVKp +EVEx +Evv +EVK + U'EVHS* P (96)
EQH
oder mit
. 1 1 Evip *Evex +Ew +Ew +Euns
exa = - - - - - =
1+ EVKp + EVEx +Evv +EVK +EVHS Pi (97)
EQH

3.3.2 Exergieverlust im Heizwarme-Abgabesystem

Bei dieser Warmeubertragung mit dem mittleren Temperaturgefalle AT, = TH* — Ty entsteht wahrend
des Heizzyklus der kontinuierliche Exergieverluststrom E, .

T, - Ty

Ewe =Qu Ty = 08
VR H V] TH .TR ( )

Und bezuglich des intermittierenden Heizwarmestromes QH wahrend der Betriebszeit (t, —t,) gilt:

: : T, -T, o
E\/R :QH 'Tu'M:U'EVR (99)

Fur den &ausseren exergetischen Wirkungsgrad des Heizsystems mit Warmepumpen (exergetischer
Wirkungsgrad des beheizten Gebdudes) gilt jetzt geméass Gl. (46):
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1
Evip tEvex tEw +Euwc +U-Eyys +0-Eg
E

nexHS =

1+

& (100)
Evep +Evex TEw +Evc +U-Eys +U-Evg’
P.

oder:
1
EVKp +Eve TEw +Ew +Euus TE g
E

nexHS =

1+

& (101)
Evkp tEvex TEw +Ew +Evns +Evr
P

:1—

3.4 Energie- und Exergieflussbild der Warmepumpe mit den Teilprozessen

Eine Gegenuberstellung des Energie- und Exergieflussbildes der Warmepumpe inklusiv deren Teil-
prozesse unterstreicht den Nutzen und die Bedeutung einer exergetischen Analyse zur thermo-
dynamisch einwandfreien Bewertung der Luft/\Wasser-Warmepumpe.

EQH
\ EVK
Kondensator // Kondensator \
R‘
Drossel Kompressor Drossel Kompressor
E A EVK)
Verdampfer " Verdampfer !
EVV
< | . vV .
Q E,=0 E,
U
Abb. 3-18: Energieflussbild der Warmepumpe mit Abb. 3-19: Exergieflusshild der Warmepumpe mit
Teilprozessen Teilprozessen

Damit die einzelnen Exergiestrome und besonders die Exergieverluststrome darstellbar sind, ist im
Exergieflussbild gegeniiber dem Energieflussbild eine Vergrosserung um den Faktor drei gemacht
worden.
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Im Energieflussbhild der Warmepumpe treten lediglich die drei Energiestrome (Heizleistung,
Kompressorleistung und Warmestrom im Verdampfer) auf. Es gibt keinerlei Energieverluste im
Warmepumpen-Prozess (das wirde dem 1. Hauptsatz widersprechen).

Demgegeniiber gibt das Exergieflussbild Aufschluss tber die Verlustquellen: namlich als auftretende
Exergieverluste im Kompressor, im Expansionsventil, im Kondensator und im Verdampfer.

Bei gegebenem Exergiestrom der erzeugten Heizleistung EQH wird die aufzuwendende,.innere
Antriebsleistung P, gegentber der theoretisch minimalen (reversiblen) Antriebsleistung P, =E, um
die Summe der einzelnen Exergieverluste vergrossert (vgl. Gl. (47)).

Die grossten Exergieverluste entstehen im Kompressor und im Verdampfer. Der an die Umgebung
abgefiinrte Exergiestrom E,, = E, der abgekihlten Aussenluft ist klein und wird nicht mehr einzeln
quantifiziert, sondern dem Exergieverlust im Verdampfer E,,, zugeschlagen.

Zur Vervollstandigung zeigen die Abb. 3-20 und Abb. 3-21 die Gegeniiberstellung des Energie- und
Exergieflussbildes des gesamten Heizsystems mit Warmepumpe. Hier dargestellt sind auch die im
Heizwarme-Abgabesystem und -Verteilsystem auftretenden Exergieverluste.

Qu

I
Abgabesystem

EVKp + Byex Kompressor und
Expansionsventil

r
i
)
I
I
1
1
I
1
1
]
I
1
]
1
1
1
I
1
1
I
]
1
I
1
1
1
]
]
1
I
I
1
1
I
1

zugefuhrte
Kompressorleistung

Verdampfer

NTTTTTTTT T TTT T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T

/’\\’(SJ\\q

Q

Abb. 3-20: Exergieflussbild des gesamten Abb. 3-21: Energieflussbild des gesamten
Heizsystems mit Warmepumpe Heizsystems mit Warmepumpe
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4 Exergieverluste der Teilprozesse und deren relevanten Einflussgréssen

Die ursachlichen Einflussgrossen der Exergieverluste der vier Teilprozesse von Warmepumpen sind
die Temperaturgefélle zur Warmeubertragung im Verdampfer AT,, und Kondensator AT, sowie der
isentrope Kompressorwirkungsgrad m,. Diese wirken sich gegenseitig aufeinander aus und
vermindern so mehrfach den exergetischen Wirkungsgrad der Warmepumpe. Zudem sind alle
Exergieverluste vom Temperaturhub abhéangig. Der Temperaturhub wird zusatzlich durch die
Diskrepanz zwischen erforderlicher und erzeugter Heiztemperatur AT, =T, — TH* vergrossert.

ATy =T =Ty = (T =Ty )+ AT, + AT, + ATq = ATy e + ATy + AT, + AT, (102)
TA. Ubersicht (iber die Temperaturen und Temperaturgefille im Heiz-
system mit Warmepumpen gibt Abb. 4-1.
:II_-K ' ATK 1 Es werden nun physikalische Gleichungen entwickelt, um die
TH* AT, quantitative Auswirkung dieser vier relevanten Einflussgrossen auf
H % AT, die Exergieverluste und die exergetischen Wirkungsgrade auf-
TR zuzeigen. Mittels Approximationen gelingen meist Ubersichtlich
ATHub diskutierbare Gleichungen, ohne dass die Genauigkeit leidet. Diese
ATHub ideal Ergebnisse sollen dem Entwicklungsingenieur von Warmepumpen
dazu dienen, mit innovativen Massnahmen kiinftige Warmepumpen
T ] energetisch und wirtschaftlich weiter zu verbessern.
v AT Der in dieser Studie betrachtete Warmepumpen-Prozess ist in Abb.
T ; + 3-5im T,s-Diagramm dargestellt und kurz erklart.

Abb. 4-1:  Temperaturen und Temperaturgefélle im Warmepumpen-Prozess

4.1 Exergieverluste im Kompressor

Wir beziehen uns wieder auf den adiabaten Kompressor. Besonders massgebend fir den Exergie-
verlust im Kompressor ist der isentrope Kompressorwirkungsgrad n, .

Die Funktion des Kompressors ist es, den Druck des Arbeitsfluids von p,, (Verdampfungsdruck) auf
p« (Kondensationsdruck) zu erhthen, und zwar geméass dem erforderlichen Temperaturhub von T,,
auf T, . Im adiabaten einstufigen Kompressor entsteht jedoch eine hdohere Austrittstemperatur T, als
die Kondensationstemperatur T, (vgl. Darstellung im logp,h-Diagramm, Abb. 4-2 und im T,s-
Diagramm, Abb. 4-3). Daher tritt das Arbeitsfluid um AT, =T, — T, Uberhitzt in den Kondensator ein
und enthélt entsprechend Uberhitzungs-Exergie, die aber (blicherweise kaum genutzt wird, ausser
wenn zusatzlich Brauchwarmwasser erzeugt wird. Ist diese Exergie des Uberhitzten Dampfes dem
Verdichter oder dem Kondensator als Verlust anzurechnen? - Der Standpunkt entscheidet dartber!
Wir schlagen diese Exergieverluste hier dem Kondensator zu, weisen sie dort aber separat aus. Damit
gelingt eine Ubersichtliche Interpretation.

Somit gilt fiir den Exergieverlust im Kompressor gemass Gl. (56):

Cvkp = Tu ‘(52 _31) (103)
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logp
s:: konst.

P« 3 2531 2
o8 4 4

. q=q /% T T

) W

Oy = QK/
h,=h, h, h, h

Abb. 4-2:  log p,h-Diagramm des Warmepumpen-Prozess

Wir behandeln jetzt den Dampf im Kompressor als perfektes Gas mit entsprechend gemittelten
Stoffwerten ¢, R und « . Somit gilt fUr die Entropiezunahme im Kompressor

le, | 2 |—R.i Pz
sz—sl_{cpg In[TlJ R In[plﬂ (104)

und den daraus folgenden Exergieverlust im Kompressor:

T le X2 _rnl P2
€vkp = Ty {cpg In[_l_lj R In(pl ﬂ (105)

Die Kompressor-Austrittstemperatur T, héngt ausser vom Druckverhéltnis ¢=p,/p, auch vom
Isentropenwirkungsgrad n, des Kompressors ab (Anhang Al):

T, =T1-{i-(cp'< —1)+1} (106)

S

wobei K definiert ist als:

K=2"= (107)

Q="—%=— (108)

Da fiur die Auslegung des Warmepumpen-Prozesses priméar die Temperaturen T, und T, und nicht
die Drucke p, und p, massgebend sind, ist es fur diese Analysen sinnvoll die Dampfdriicke durch
ihre Siedetemperaturen zu formulieren. Um die Ergebnisse analytisch diskutieren zu kdnnen,
mathematisieren wir die Dampfdruckkurve mit der Gleichung von Clausius-Clapeyron. Damit ergibt
sich fUr das Druckverhaltnis (Anhang A2):
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L_[ 1 1J L_[TK—TVJ r AT
_p_K_ RIT, T _eR Ty Tk zeR T (109)

Mit Gl. (106) und (109) in (105) eingesetzt, folgt nun fir den Exergieverlust im Kompressor:

Kor Tc—T,

1 N T -T

eVKp :TU '[Cpg 'In[n—'e R Ty —n—+1:|—r'%] (110)
S S K \2

Mit der Vereinfachung des Arbeitsfluids im Kompressor als perfektes Gas und mit der Idealisierung
der Dampfdruckkurve nach Clausius-Clapeyron ergeben sich zuverlassige Resultate. Fir eine tber-
schaubare Interpretation approximieren wir die Logarithmus- sowie die Exponential-Funktion durch
Reihenentwicklungen (Anhang A3). Zudem wird die folgende Identitat verwendet.

Cp K

cp~K
—_=— = =1
R k-1

1
= 111
< = (111)

Damit ergibt sich Ubersichtlich der wesentliche Zusammenhang fur den Exergieverlust im (adiabaten,
einstufigen) Kompressor.

ATHub 1
e =T roe AT |1 112
e v Ty '(Tv +ATHub) Ls } 112)

Der Exergieverlust im Kompressor ist approximativ proportional zum Temperaturhub AT,,,,. In diesem
sind additiv AT,,, AT, und AT, enthalten (vgl. Gl. (102)).

Auch die Auswirkung von n, ist unmittelbar durch die eckige Klammer in Gl. (112) ersichtlich. — Mit
T, = T, folgt schliesslich:

AT, 1 1 1

TV + ATHub Ns €revi Ns

Die durch die Vereinfachungen entstandenen Fehler sind gering. Der relative Fehler der GI. (113)
gegeniber der Gl. (110) bei rund 50 K Temperaturhub betragt knapp 4% (Anhang A3).

Wird nun fir eine einfache Interpretation noch der Exergieverluststrom im Kompressor EVKp auf den
im Verdampfer Ubertragenen Warmestrom Q, bezogen und die Approximation (Dampfgehalt am
Eintritt in den Verdampfer wird vernachlassigt) gemacht

Q, ~thy 1 (114)
erhalten wir:
E AT
VKD Hub (i _ 1} ~ 1 . [i _1J (115)
QV Tv + ATHub Tls 8revi ns

Der Exergieverlust im Kompressor ist somit primér durch m, und dann zusétzlich zum idealen
Temperaturhub durch AT,,, AT, und AT, bestimmt (vgl. Gl. (102)).
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4.2 Exergieverluste im Expansionsventil

Die Drosselung verlauft von Zustandspunkt 3 auf 4. Indem der Druck von p, auf p, reduziert wird,
fallt die Temperatur des Arbeitsfluids von T, auf T, und die Entropie vermehrt sich von s, auf s,.
Abb. 4-3 enthédlt die zur Herleitung verwendeten Bezeichnungen. Der Exergieverlust soll wieder
analytisch mit Hilfe der relevanten Temperaturen und Temperaturdifferenzen formuliert werden. Das
Kondensat (Punkt 3) sei um AT, unterkdhlt.

P«
2L
ATy,
h_:<z Di
T ATCsc ::
K —373 \
T, ;
ATHub i‘:'. Pv
T
T : -:4 AT,
X% 1)
¥
5s, S

Abb. 4-3:  T,s-Diagramm mit spezifischen Entropien

Durch die Drosselung des unterkiihiten Kondensats (Punkt 3) entsteht Nassdampf (Punkt 4) mit dem
Dampfgehalt x, = x,. Damit ergibt sich die spezifische Enthalpie h, (Anhang A4):

h, =h, +xp -(h} —h,)=h, +xp -1, (116)

und die spezifische Entropie (Anhang A4):

! " ! r
34=s4+xD~(s;—s;)=s4+xD-—T" (117)
\%

Die Drosselung erfolgt isenthalp:

h, =h, (118)

h, —h!
Xp =X, = _3 4 (119)

Fur die Enthalpiedifferenz (entlang der Siedelinie) gilt:
hy —h, ~c, (T, - T,) (120)

Dabei ist c, die spezifische Warmekapazitat des siedenden, fllssigen Arbeitsfluids (gemittelt
zwischen T, undT,).
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Nun gilt fir den Dampfgehalt nach dem Expansionsventil:

Xg = X, ~ Col '(Ts _T4) N Col ’(ATHub _ATUk) (121)

ry l'v

Aus Gl. (121) zeigt sich, dass die Kondensatunterkihlung AT, die Dampfbildung im Expansionsventil
verkleinert und damit ebenfalls die Entropiezunahme und der Exergieverlust kleiner werden.

Nach Gl. (72) gilt fur den Exergieverlust im Expansionsventil:
Eyex = Ty '(54 _Ss) (72)
und mit Gl. (117) folgt:

, I
eve = Ty '{(54 _53)+ Xp TL} (122)

\

Da die Entropiedifferenz zwischen 3 und 4’ sich auf den Flissigkeitszustand bezieht, kann das

Differenzial der Entropie approximiert werden:

_dh-v-dp _¢,-dT
T T

ds (123)

und es folgt:

, daT Ty
S, — S, =cp|J-—:cp|- n
T T, + ATy, — ATy

Ts

(124)

Damit erhalten wir mit Gl. (121) und (123) in (72) fur den spezifischen Exergieverlust im
Expansionsventil:

AT, — AT,
€yg = Ty " Cp | IN Tv + — = (125)
T, + AT, — ATy, T,

Auch hier wird der Logarithmus durch eine Reihenentwicklung weiter approximiert, um eine
Ubersichtliche Interpretation zu erhalten (Anhang A5).

1 ATp
eyex ® Ty Cy '_'[ e J (126)

2 Tvz +Tv 'ATHub
E ~m.-T,-C l Lﬂbz (127)
VEX f U pl 2 Tv2 N TV . ATHub
Mit T, = T, folgt schliesslich:
: . 1{ ATy’ . AT,
Evex ® My .CPI.E{#&bjsz 'Cp|'2_8HUb (128)
\% Hu revi

Der Exergieverlust im Expansionsventil ist somit proportional zu ¢, und proportional zum Temperatur-
hub. Praktisch beeinflussbar ist AT, durch AT,, AT, und AT,. Zum Vergleich: der Exergieverlust
im Kompressor (nach Gl. (113)) ist proportional zu r und proportional zur ersten Potenz des
Temperaturhubs.
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Allgemein gilt;
Evex << Evi (129)

Als Exergieverlust-Verhaltnis Kompressor zu Expansionsventil ergibt sich:

. 2.['.(1_ j
€vip _ Evke - MNs (130)

~

€Vex EVEx c pl * ATHub

4.3 Exergieverluste im Verdampfer

Uberschlagig kann der Exergieverlust im Verdampfer mit den Gleichungen aus Abschnitt 3.2.4
berechnet werden. Hier wird detaillierter darauf eingegangen, insbesondere auf die Erfordernis und
Konsequenzen der Dampfuberhitzung AT, im Verdampferapparat. Auch das Auftreten von
Temperaturgleit um AT, mit Arbeitsfluiden aus Mehrstoffgemischen (wie R407C) ist im TQ
Diagramm in Abb. 4-4 beriicksichtigt. Das Wéarme abgebende Fluid, hier z.B. die Aussenluft mit T,
kiihle sich um AT, ab.

Im T,Q -Diagramm Abb. 4-4 ist der Prozess im Verdampfer-Apparat in zwei Abschnitte unterteilt.

T A y AT
T
ATUI— ATy, T
Y. \
1ATey
:Q@ ¢ Qs >
2 1
Q

Abb. 4-4: T Q -Diagramm Verdampfer

Im Abschnitt 1 wird das Arbeitsfluid, welches am Eintritt in den Verdampfer im Nassdampfgebiet liegt,
vollstandig verdampft. Weist das Arbeitsfluid wahrend der Verdampfung zusatzlich einen
Temperaturgleit AT, auf, bezieht sich die Verdampfungstemperatur T, jeweils auf die
Taupunkttemperatur des Gemisches (vgl. Anhang A8).

Im zweiten Abschnitt wird das nun gasformige Arbeitsfluid (iberhitzt, wobei die Uberhitzung
massgeblich durch die Einstellung des Expansionsventils bestimmt wird. Durch die Dampfiiberhitzung
soll vermieden werden, dass der Kompressor Fliissigkeitstropfchen ansaugt und dadurch beschadigt
wird.

Die priméare Einflussgrosse auf die Exergieverluste im Verdampfer ist das Temperaturgefalle fir die
Warmeulbertragung. Bei gegebenem Betriebspunkt der Luft/Wasser-Wéarmepumpe konnen die
Exergieverluste im Verdampferapparat geméass dem folgenden Vorgehen berechnet werden.

Der gesamthaft im Verdampfer vom Arbeitsfluid aufgenommene Warmestrom ist

Qy =m,(h,-h,) (131)
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wovon fur die reine Verdampfung

Qui =1y -(1-%p) (132)
Ubertragen wird und fur die Dampfiberhitzung

Qu, =My -C,y - ATy (133)
Esist:

Qu=Qu+Qy, (134)
Exergieverluste der reinen Verdampfung
Fur den Abschnitt 1 (reine Verdampfung) wird der Exergieverlust analog zur Gl. (23) berechnet:
ATy,

I._:vv1 =Ty 'Qv1' T 2 (135)

V1

Das mittlere Temperaturgefalle wird mit Abb. 4-4 approximiert:
1 1
ATy =Ty _E' AT - Ty _E'ATGV (136)
Fur das mittlere Temperaturniveau der Warmeubertragung gilt:
1 1
TVl = TU - E . ATL - E . ATVl (137)

Exergieverluste der Dampfuberhitzung im Verdampfer

Die Differenz zwischen der Verdampferaustrittstemperatur und der Verdampfungstemperatur T,, wird
als Dampfiiberhitzung im Verdampfer AT, bezeichnet. Da die Temperaturabnahme der Umgebungs-
luft fir die Erzeugung der Dampfuberhitzung klein ist, kénnen die dabei auftretenden Exergieverluste
wiederum mit Gl. (23) berechnet werden:

: : AT,

Ewz =Ty Qv T_v22 (138)

V2
mit dem mittleren Temperaturgefalle fir die Warmetbertragung
1

ATy, =Ty —| Ty +E-ATU (139)

und dem mittleren Temperaturniveau der Warmeuibertragung
1
T, =T, ‘E‘ATvz (140)

Es soll hier darauf hingewiesen werden, dass in dieser Studie die meisten Exergieverluste von
Warmedbertragungen mit Gl. (23) fir die Analyse genligend genau ermittelt werden. Dies gilt sowohl
fur eine pauschale Analyse von Verdampfer und Kondensator, sowie auch fiir deren Abschnitte fur

eine préazisere Untersuchung. Fir hohe Genauigkeitsanspriiche muss der differentielle Exergieverlust
gemass Gl. (79) herangezogen werden.
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Totale Exergieverluste im Verdampfer

Der totale Exergieverlust im Verdampfer ist:
I.Evv = I.Evv1 + I.Evvz (141)

Die Dampfliberhitzung AT, verursacht in gewissen Situationen einen stark negativen Einfluss auf den
Exergieverlust im Verdampfer und damit auch auf den exergetischen Wirkungsgrad der
Warmepumpe. Dieser Fall tritt ein, wenn bei der Drosselung mit thermostatischen Expansionsventilen
eine Dampfuberhitzung von etwa 7 K oder sogar 10 K erforderlich ist und damit auch keine kleineren
Temperaturgefalle AT, mdglich sind. Erst elektronisch geregelte Expansionsventile ermdglichen
kleinere Temperaturgeféalle im Verdampferapparat. — Diese Problematik muss spater aufgenommen
werden.

Bei einer Umgebungstemperatur von 3, =0°C und einer Dampfuberhitzung im Verdampferapparat
von AT, =5K ergeben sich die folgenden Exergieverlust-Anteile im Verdampfer.

Bz _ 39W 005 - 250 (142)
E, 154.9W

und
Boa _ 15IW 5 975 _ 9750 (143)
E,, 1549W

Damit ist gezeigt, dass die Approximation mit Gl. (78) meistens genugt!

4.4 Exergieverluste im Kondensator

Eine einfache Beurteilung der Exergieverluste im Kondensator gelingt bereits mit GI. (68) mit einem
gemittelten Temperaturgefélle AT, . Diese Betrachtung wird jetzt verfeinert geméss dem T, Q -
Diagramm in Abb. 4-5, wo drei Abschnitte fir die Warmeubertragung unterschieden werden.

T T
T,
T
ATGKt /’—/T/ A:rm T
ATUk L AT ‘
ATy, * “ T\/L
L / ATHW
T
QKS QK 2 QK 1
3 2 1

Abb. 4-5: T,Q -Diagramm Kondensator

Im ersten Abschnitt wird der Uberhitzte Dampf von der Verdichteraustrittstemperatur T, auf die
Kondensationstemperatur T, abgekihlt. Anschliessend folgt die eigentliche Kondensation. Bei
Arbeitsfluiden aus Stoffgemischen tritt ein Temperaturgleit AT, auf (vgl. Anhang A8). Im dritten
Abschnitt findet dann noch eine Kondensatunterkiihlung statt. Dieser Exergieverlust-Anteil ist
vernachlassigbar klein. Ob die Dampfsattigung an der Aussenseite des Kondensatfilms oder getrennt
an ,trockener* Warmedlbertragerflache stattfindet, hat auf E,, keinen Einfluss.
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Im Kondensator wird gesamthaft der Warmestrom
Qu =, -(h, —hs) (144)

abgegeben. Er setzt sich zusammen aus der Dampfsattigung

Quu =My Cpy - ATy, (145)
der eigentlichen Kondensation
Qo =M, -Fy (146)
und der Kondensatunterkiihlung.
Qgs =M, -C,y - ATy, (147)
Es gilt:
Qc =Qu + Q2 + Qua (148)

Der Verlauf der Heizwassertemperatur von T, auf T, istim T, Q -Diagramm linear.

Fir die Berechnung der Dampfiiberhitzung
ATpy =T, =Ty (149)

wird ein algebraisch interpretierbarer Ausdruck der Kompressoraustrittstemperatur T, entwickelt. Aus
den Gl. (106) und GlI. (109) folgt (Anhang A2):

1 1 AT,
T, == .r. —Hubju (T, +AT,) (150)
z |:ns Cpg (TV (TV +ATHub) :| Y N

Daraus folgt, dass ATy, klein ist, wenn n, hoch und AT,, Klein ist. Glnstig ist auch ein kleiner
Isentropenexponent.
Exergieverluste der Dampfiuiberhitzung im Kondensator

Der Exergieverlust im Abschnitt 1 wird weiterhin mit der Gl. (23) und zusétzlich mit dem Warmestrom
nach Gl. (145) berechnet:

. . AT,
Evia =Ty M¢ -Cpy - ATy _Kzl (151)

K1

Mit dem mittleren Temperaturgefalle

AT, = T, + Ty

-Tu (152)

und dem mittleren Temperaturniveau der Warmeubertragung

T +T ATy

TKl 2 2

(153)
Der Exergieverlust der Dampfiiberhitzung ist somit direkt proportional zum Betrag der
Dampfiiberhitzung AT,,. Dieser wird massgeblich durch den isentropen Kompressorwirkungsgrad,
den Betriebszustand und die thermischen Eigenschaften des Arbeitsfluids bestimmt.
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Exergieverluste der Kondensation

Die Exergieverluste der reinen Kondensation (Abschnitt 2), d.h. der Aggregatszustandsanderung von
Sattdampf zu siedender Flussigkeit, werden ebenfalls mit Gl. (23) und zusatzlich mit dem Warme-
strom gemass Gl. (146) berechnet:

: . AT,
Evke =m¢ - Ty -Fc - K22 (154)
K2
Mit dem mittleren Temperaturgefalle
AT,
AT, =T — 26K _ T +Ta (155)
2 2
und dem mittleren Temperaturniveau der Warmeubertragung
1 1
T, =T == ATg ——=- ATy, (156)
2 2
Exergieverluste der Kondensatunterkiihlung
Der Exergieverlust im 3. Abschnitt wird analog zum 1. Abschnitt erfasst:
. . AT,
Evca =Ty My Cy - ATy - —5 (157)
K3
Mit dem mittleren Temperaturgefalle
AT,
ATy =Ty —ATg ——X -To, (158)
und dem mittleren Temperaturniveau der Warmeubertragung
1
Tz =Tae JF?ATK3 (159)

Analog zur Dampflberhitzung im Kondensator ist der Exergieverlust der Kondensatunterkihlung
direkt proportional zum Betrag der Kondensatunterkiihlung AT, .

Totale Exergieverluste im Kondensator

Der gesamte Exergieverlust im Kondensator berechnet sich aus den Exergieverlust-Anteilen:
Dampfuberhitzung im Kondensator (Gl. (151)), Kondensation (Gl. (154)) und Kondensatunterkihlung
(Gl. (157)).

EVK = EVKl + EVKZ + EVKS (160)

Bei einer Umgebungstemperatur von 9, = 0°C, dem resultierenden Temperaturhub AT,,,, =50K und
einer Kondensatunterkiihlung von AT, =5K ergeben sich die folgenden Exergieverlust-Anteile im
Kondensator:

Eva  1456W
E, 14134W

=0.103 =10.3% (161)

und

Ewe 124.36W
E, 141.34W

- 0.88 = 88% (162)
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und

Ews  2.41W
Ew 141.34W

=0.017 =1.7% (163)

Der Exergieverlust-Anteil der Kondensatunterkiihlung ist klein, nicht aber jener der Dampfuberhitzung.
Einige Potenziale sind da offen: Brauchwarmwasseraufbereitung, diabate Kompressoren einsetzen.
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5 Betriebscharakteristik von Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-
Regelung

Wenn die Aussentemperatur steigt, fallt die erforderliche Heizleistung des Gebaudes. Aber
konventionelle Luft/Wasser-Warmepumpen erhdéhen dabei die erzeugte Heizleistung. Die Anpassung
erfolgt dann durch Ein/Aus-Regelung. Eine Konsequenz dieser beiden divergierenden Warmestrome
ist eine Verminderung der thermischen Effizienz: Leistungszahl, Jahresarbeitszahl und entsprechend
die exergetischen Wirkungsgrade sind nicht optimal. Diese werden im nachsten Kapitel analysiert.

Zunachst ist die Betriebscharakteristik von Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung zu
ermitteln, namlich die Abhangigkeit der wichtigen physikalischen Gréssen von der Umgebungs-
temperatur, die sich im Betrieb (von selbst) einstellen. Dies sind:

T(M) Te@) Tu() AT (To) AT(T): AT,(T,)
mf:mf(TU)
QV:QV(TU); QK:QH:QH(TU); Pi:Pi(TU)

Um die Warmepumpen-Betriebscharakteristik zu ermitteln, werden zunachst die erforderlichen
Prozessgleichungen zusammengestellt.

5.1 Prozessgleichungen

Der sich einstellende Betriebspunkt kann bei gegebener Umgebungstemperatur mit den folgenden
Prozessgleichungen berechnet werden. Die Berechnungen mussen numerisch durchgefuhrt werden
und bendtigen einige Iterationen.

Die folgenden Prozessgleichungen gelten auch, wenn im Lamellenluftkihler Partialkondensation oder
Partialdesublimation entsteht. Lediglich die zeitliche Entwicklung der Betriebscharakteristik infolge
Frostbildung wird hier nicht beriicksichtigt.

5.1.1 Arbeitsfluid-Massenstrom

Der vom Kompressor geforderte Arbeitsfluid-Massenstrom ist abhangig vom verwendeten
Kompressortyp (Normvolumenstrom V,,, Nutzliefergrad : sieche Anhang Al) und vom thermischen
Zustand des Arbeitsfluids auf der Saug- und Druckseite des Kompressors:

. pV(TV)'\‘/N'}\'(TV’TK)
m.(T,,T, )= 164
(T ) RZT, (164)
mit:
T, =T,(Ty)+ AT, (165)

5.1.2 Warmestrom im Verdampfer

Der vom Arbeitsfluid im Verdampfer aufgenommene Wé&rmestrom Qv mit dem Dampfgehalt x, am
Eintritt in den Verdampfer (also nach dem Expansionsventil) betragt:

QV(TV'TK): Qu = mf (TV’TK ) [rv (Tv ) (1_ XD(TV'TK ))"‘ Cpg 'ATU] (166)
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Mit dem Dampfgehalt x, nach Gl. (121) folgt:

QV(TV’TK): mf (TV7TK)'|:rV (Tv)' [l_ Cpl .(TKr_(I\\: )_ ATUk )j’LCpg 'ATU} (167)

Der letzte Term der Dampfiiberhitzung ist gegentiber der reinen Verdampfung vernachlassigbar klein.

5.1.3 Abkuhlung der Umgebungsluft im Verdampfer

Die von aussen angesaugte Umgebungsluft wird im Lamellenluftkiihler um AT, abgekuhlt. Wenn kein
Wasserdampf auskondensiert oder desublimiert, wird sie bestimmt aus:

(T, T
AT, (Tv T ) = w (168)
L PLbpL

Kommt es im Verdampfer jedoch luftseitig zu Warme- und Stoffubertragung (mit Kondensat- oder
Frostbildung), wird die Abkihlung der Luft AT, lediglich mit dem sensiblen Wé&rmestrom Q.
berechnet (vgl. Abschnitt 3.2.4):

ATL (Tv ) TK ) = \/Qﬁ (169)
L PL " bpL

Es ist jetzt eine Beziehung erforderlich fir das Verhaltnis zwischen dem totalen Warmestrom QU und
dem sensiblen Warmestrom Q.

E= Qu — (hLE_hLA)
Qus Cp (Te = Tia)

(170)

Im Weiteren folgen wir einem Ansatz, der im Forschungsprojekt LOREF [5] erfolgreich erarbeitet und
verwendet wurde. Die Enthalpieabnahme der feuchten Umgebungsluft wird proportional zur
Temperaturabnahme (zwischen Ein- und Austritt des Lamellenluftkiihlers) angesetzt, und zwar auch
wenn Feuchtigkeit als Kondensat oder Frost ausgeschieden wird:

hLE _hLA = bo '(TLE _TLA) (171)

Hierbei wird der Faktor b, in Abhangigkeit der Taupunkttemperatur der feuchten Luft berechnet. Im
Anwendungsbereich von Luft/Wasser-Warmepumpen ergibt sich aus Regressionsrechnungen
(LOREF [5]):

b, 0 9

=0.039-—FE 1 1.6368
[7kgK] ot (172)

Dabei steht 9, fur die Taupunkttemperatur der feuchten Luft am Eintritt in den Lamellenluftkiihler.

Aus den Gl. (169), (170) und (171) lasst sich nun die Abkiihlung der feuchten Umgebungsluft bei
simultaner Warme- und Stoffibertragung im Lamellenluftkiihler unmittelbar aus dem totalen
Warmestrom Q,, mit Hilfe des Faktors b, berechnen:

0,1

ATL(TV'TK) V. P b
L L 0

(173)

Der Luftvolumenstrom V, ergibt sich durch die Ventilatorkennlinie sowie durch die Geometrie des
Lamellenluftkihlers (vgl. dazu LOREF [5]).
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5.1.4 Temperaturgefalle und Verdampfungstemperatur

Es werden zwei verschiedene Berechnungswege aufgezeigt. Die erste Methode ist flir Abschatzungen
geeignet.

a) Fur Gberschlagige Berechnungen
Das mittlere Temperaturgeféalle im Verdampfer AT,, fur die Warmeubertragung wird bestimmt mit:

AT, (Tv T ) = W (174)
v v

Der Warmedurchgangskoeffizient k, ist hier ein pauschaler Wert fir den gesamten Lamellen-
luftkthler, also fir Verdampfung und Dampfiiberhitzung. Er wird wenn maéglich aus Messungen an
Test-Warmepumpen ermittelt. Wird die instationdre Frostbildung vernachlassigt, kann der
Warmedurchgangskoeffizient als konstant eingesetzt werden, was durch Versuchsauswertungen
bestatigt wird (vgl. LOREF [5]).

Die Verdampfungstemperatur T, wird mit dem mittleren Temperaturgefalle (Gl. (174)) sowie der
Abkihlung der Luft im Verdampfer (Gl. (168) bzw. (173)) berechnet.

1 1
T, = (TU -5 ATLJ — AT, + > ATgy (175)
Fur die mittlere Verdampfungstemperatur T, gilt:
= 1
T, =T, _E‘ATGV (176)

Abb. 5-1 zeigt dazu das vereinfachte T,Q -Diagramm, wobei ein Temperaturgleit AT, berlcksichtigt
ist.

T A A T
T
T AT,
AT,
IV i & 7y
T, AT,
Q

Abb.5-1: T Q -Diagramm Verdampfer
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b) Fur detaillierte Berechnungen

Hier wird die Dampfuberhitzung AT, im Verdampferapparat miteinbezogen. Wie im Abschnitt 4.3 ist
das T,Q -Diagramm auch in Abb. 5-2 in zwei Abschnitte unterteilt.

T A A LT
TU
AT, AIfTL
ATUI_ AT,
=l
1aTe,
AQ/Z < Q/ 1
2 1
Q

Abb.5-2: T Q -Diagramm Verdampfer

Im ersten Abschnitt wird das Arbeitsfluid verdampft. Dabei trete ein Temperaturgleit ATg, auf. Im
zweiten Abschnitt wird das gasformige Arbeitsfluid je nach Einstellung des Expansionsventils um AT,
Uberhitzt.

Aus Abschnitt 4.3 werden die Gl. (131) bis (134) ibernommen:

Q, =m;, -(h,-h,) (131)
Quy =t -1y - (L-x;) (132)
Qy, =M, “Chg ATy (133)

Qu =Qu:+Qu; (134)

Die Temperaturgefélle AT,, und AT,, stellen sich so ein, dass fir die beiden Teil-Warmestréme Q\,l
und Q,, jeweils die Warmeubertragungsgleichungen erfillt sind:

: Q
Qv1 = I(v1'Av1 ATy, = ATy, = “ (177)
kv1'Av1

QVZ

kv2 'sz

Quz =Kyz Ay ATy, = ATy, = (178)

Darin wiederum sind die Warmedurchgangskoeffizienten sachgemass zu ermitteln: Gemass der
Geometrie, der Schaltung, der Stoffwerte der Fluide, der Strdomungsgeschwindigkeiten und der
Phasenanderung. Hierzu ist auf die Fachliteratur zu verweisen [9].

Fur Lamellenluftkiihler seien z.B. die Warmeulbertragerflache A und der Warmedurchgangs-
koeffizient k jeweils auf die Aussenseite bezogen. Es betrage die Gesamtflache des Verdampfers A,
und somit gilt als Nebenbedingung:

A, +A, =A, (179)

Meist werden A, und A,, fiir die minimale Umgebungstemperatur T, und die zugehdrig maximal
erforderliche Heizleistung Q,. ausgelegt. Bei anderen Umgebungstemperaturen stellen sich
selbstregelnd die Zustdnde so ein, dass GIl. (131) bis (134) und (177), (178) mit den jeweils
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herrschenden Wéarmedurchgangskoeffizienten k,, und k,, erfillt sind. Weiter wirkt sich dabei die
Charakteristik der ganzen Warmepumpe aus, insbesondere durch den vom Kompressor geférderten
Arbeitsfluid-Massenstrom, aber auch durch das Warmedibertragungsverhalten im Kondensator und die
Einspritzung. Hier gilt es zu unterscheiden, ob die erzeugte Heizleistung durch Takten (Ein/Aus-
Regelung) oder kontinuierlich leistungsgeregelt der erforderlichen Heizleistung angepasst wird. — Eine
solche Betriebsanalyse durchzufiihren, erscheint wenig lohnenswert: Einige Iterationen sind
erforderlich. Aber es ergeben sich dabei wertvolle Einblicke. Eine Stiitze ist, wenn man Uber gute
Messergebnisse bei verschiedenen Umgebungs- und Heiztemperaturen von realen Warmepumpen
verfugt.

5.1.5 Kompressorleistung

Die dem Fluid zugefiihrte Kompressorleistung berechnet sich mit dem Arbeitsfluid-Massenstrom nach
Gl. (164) aus:

Pi(TVvTK):mf(TVvTK)'(Tv+ATL‘J)'Cpg'n (Tl T )HEKEIKU —]} (180)

Die Gl. (180) wird zugunsten eines hohen Genauigkeitsanspruchs vorteilhaft nicht weiter vereinfacht.

5.1.6 Erzeugte Heizleistung

Die erzeugte Heizleistung QH ist, unter Voraussetzung vernachlassigbarer Wéarmeverluste an der
Warmepumpe, die Summe aus dem im Verdampfer Ubertragenen Warmestrom (Gl. (167)) und der
inneren Kompressorleistung nach Gl. (180):

QH(TV’TK):QV(TV’TK)+Pi(TV’TK) (181)

5.1.7 Heizwassererwarmung und resultierende Vorlauftemperatur

Mit der intermittierend erzeugten Heizleistung von Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung nach Gl.
(181) betragt die Erwarmung des Heizwassers:

AT (Ty, T ) = M (182)

Myw * Cpuw

Im Rahmen dieser Studie wird angenommen, dass die Rucklauftemperatur des Heizwassers stets der
in der Heizkurve angegebenen Rucklauftemperatur entspreche (vgl. Abb. 1-9). Die Rucklauf-
temperatur T, ist somit in Abh&ngigkeit der Aussentemperatur durch die Heizkurve gegeben. Mit der
erzeugten Heizwassererwarmung AT,,, nach Gl. (182) ergibt sich die erzeugte Vorlauftemperatur T,,
des Heizwassers:

Tu (Tv T Ty ) =Tal (Tu )+ AT (Tv Tk ) (183)
Daraus ergibt sich die erzeugte Heiztemperatur T, mit:

1

Ty (Tv T Ty ) = 5 (TRL (Tu )+ Tu (Tv T Ty )) (184)
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5.1.8 Temperaturgefalle und Kondensationstemperatur

a) Fur Gberschlagige Berechungen

Zur Ermittlung der Kondensationstemperatur werden die Dampfluberhitzung und die Kondensat-
unterkiihlung vernachléssigt. Das Temperaturgeféalle im Kondensator AT, wird berechnet aus:

AT (T, T )= —QZ(T_VI’(TK ) (185)

Der Warmedurchgangskoeffizient k, wird als eine Pauschale eingesetzt, wenn vorhanden wiederum
aus Versuchsreihen. Er beinhaltet Dampfsattigung, Kondensation und Unterkiihlung.

T A A T
Tk
ATe | e r 'TK
ATy T,
.-IE-H A4 _IATHW

RL

Q
Abb. 5-3: T,Q -Diagramm Kondensator
Die Kondensationstemperatur T, wird mit Abb. 5-3 im T,Q -Diagramm bestimmt.
1 1
T =| Tae +E~ATHW + ATy +E~ATGK (186)
Weiter gilt fir die mittlere Kondensationstemperatur TK :
= 1

T =Ty _EATGK (187)

Falls das Arbeitsfluid wahrend der Kondensation einen Temperaturgleit aufweist, bezieht sich die
Kondensationstemperatur analog zur Verdampfung immer auf die Taupunkttemperatur des
Gemisches (vgl. Anhang A8).
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b) Fur detaillierte Berechnungen

Um die Dampfuberhitzung und die Kondensatunterkiihlung einzubeziehen, sind im T,Q—Diagramm
(Abb. 5-4) drei Abschnitte aufgefiihrt: Uberhitzten Dampf séttigen (Abschnitt 1), kondensieren
(Abschnitt 2) und Kondensat unterkiihlen (Abschnitt 3).

T T

ATG Kt / Ail'K . TK

ATy @ ]

ATy,
ATy il l Tw
| / AT,y
Ta
Qe Qe Qu
3 2 1

Abb. 5-4: T,Q -Diagramm Kondensator

Aus Abschnitt 4.4 werden die Gl. (144) bis (148) ibernommen:

Qq =, -(h, —h,) (144)
Qu1 =M +Cpq - ATy (145)
Quz =My -1y (146)

Qs =M €,y - ATy, (147)
Q« = Quu +Quz + Qus (148)

Wie beim Verdampfer missen fir diese drei Warmestrome Q,,, Q, und Q,, die Warmeiiber-
tragungsgleichungen jeweils erflllt sein.

: Q
Qi = kKl Ay ATy = AT = K P:\ (188)
K1 " VK1
: Q
Q2 = sz Agy AT, = ATy, = K K; (189)
K2 "Mk2
: Q
Qs =Kys - Az -ATys = ATyy = K KZ (190)
K3 "Mk3

Auch darin sind wiederum die Warmedurchgangskoeffizienten entsprechend den Anforderungen zu
ermitteln: Gemass der Geometrie, der Schaltung, der Stoffwerte der Fluide, der Stromungs-
geschwindigkeiten und unter Einbezug einer eventuellen Phasenanderung. Hierzu wird wiederum auf
die Fachliteratur [9] verwiesen.

Zur Ubertragung der drei Teil-Warmestrome steht im Kondensator die totale Warmeiibertragerflache
A zur Verfugung:

Ay +AG+AG =A (191)
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Die Berechnung der sich einstellenden Kondensationstemperatur erweist sich hier als schwierig. Bei
Teillast verandern sich im Kondensator jeweils die Gréssen Q,,, T, und AT,, fiir die Abschnitte i=1, 2
und 3, wiederum wegen des Arbeitsfluidstroms m, und der Warmedurchgangskoeffizienten k,,. Diese
Analyse kann hier etwas aufwandiger sein als im Verdampfer, denn die Warmestrome QKl und Qy,
werden nicht oder eventuell nur teilweise an getrennten Wéarmeubertragerflachen Ubertragen. In
alteren Lehrbiichern ist dargestellt, dass an ,trockenen Flachen® die Uberhitzung abgebaut wird und
sodann die Kondensation erfolgt. Heute ist jedoch bekannt, dass ein grosser Anteil der Dampf-
tiberhitzung oder sogar die ganze Uberhitzung auf der Kondensatfilm-Aussenflache abgebaut werden
kann, abhangig vom Warmeibergangsgangskoeffizienten des Dampfes, welcher durch die
Stromungsfihrung beeinflusst werden kann. Abb. 5-5 zeigt das Temperaturprofil im Kondensator quer
zur Strdomung. Die Kondensatunterkihlung erfolgt meist nur innerhalb des Kondensatfilms und ist
daher gering.

Warmedlbertragerwand Kondensatfilm

Heizwasser

ATpy

4

Uberhitzter Dampf

Abb. 5-5:  Temperaturprofil im Kondensator quer zur Stromung (schematisch)
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5.2 Erforderliche und erzeugte Heizleistung

5.2.1 Erforderliche Heizleistung

Die vom Gebaude erforderliche Heizleistung ist im Wesentlichen abhéngig von der Umgebungs-
temperatur T, der geforderten mittleren Raumtemperatur Ty und der Warmedammung. Die Differenz
dieser Temperaturen T, — T, stellt das treibende Gefélle tber die Geb&udehille dar. Der Warme-
strom fliesst damit an die Umgebung. Die erforderliche Heizleistung QH* ist somit (wenn stationare
Verhaltnisse vorherrschen) proportional zu diesem Temperaturgefalle (vgl. auch Abschnitt. 1.4):

Qu =Ag ke -(Th = Ty) (192)

Entsprechend der Warmedammung und des Heizwarme-Abgabesystems kann fir das Gebaude die
Heizkurve berechnet werden. Die Heizkurve bestimmt die erforderliche Rucklauf- und Vorlauf-
temperatur des Heizwassers, also die erforderliche Heiztemperatur, in Funktion der Umgebungs-
temperatur bei einem Heizwasser-Massenstrom m,,, , so dass die erforderliche Heizleistung in
Funktion der Umgebungstemperatur stets gewahrleistet wird (vgl. Abb. 5-6):

QH*(TU): rhHW “Conw - (TVL*(TU)_ TRL*(TU )) (193)
Dabei gilt fir die vom Gebaude kontinuierlich erforderliche Heiztemperatur TH*:

. 1 . .
T, (Tu ) = 5 (TRL (Tu )+ Tw (TU )) (194)
Die resultierende, erzeugte Vorlauf- und Heiztemperatur T,, und T, stellt sich gemé&ss dem Betriebs-
punkt entsprechend ein.

Abb. 5-6 zeigt die Heizkurve eines Einfamilienhauses im schweizerischen Mittelland. Die aus der
folgenden Heizkurve resultierende erforderliche Heizleistung ist in Abb. 5-9 dargestellt. Bei
Umgebungstemperaturen oberhalb der vorgegebenen Heizgrenze wird die Warmepumpe aus-
geschaltet.
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Abb. 5-6: Heizkurve Einfamilienhaus schweizerisches Mittelland

Die nachfolgend dargestellten Simulationen der Betriebscharakteristik gelten fiir eine Luft/Wasser-
Warmepumpe mit 5.4 kW Nominal-Heizleistung bei 3,,, = -10°C mit Ein/Aus-Regelung. Detaillierte
Spezifikationen zu dieser Warmepumpe finden sich in Anhang A7. Die Simulationen kdénnen ver-
einfacht geméss dem in Anhang A6 dargestellten Ablaufschema durchgefiihrt werden. Die in dieser
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Studie dargestellten Simulationen wurden jedoch mit einem sehr detaillierten Simulationsprogramm
der Luft/Wasser-Warmepumpe durchgefiihrt, welches in LOREF [5] erstellt und dokumentiert wurde.

5.2.2 Erzeugte Heizleistung

Mit den in Abschnitt 5.1 aufgefiihrten Prozessgleichungen ist die von der oben spezifizierten
Luft/Wasser-Warmepumpe erzeugte Heizleistung in Abhéngigkeit der Umgebungstemperatur
berechnet und in Abb. 5-7 dargestellt.
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Abb. 5-7:  Erzeugte Heizleistung in Funktion der Umgebungstemperatur

Zunachst soll

nochmals darauf hingewiesen werden, dass die erzeugte Heizleistung mit héherer

Umgebungstemperatur zunimmt. Grund dafur ist die unginstige Charakteristik des drehzahl-
konstanten Kompressors: Der geforderte Arbeitsfluid-Massenstrom (Gl. (164)) nimmt mit steigender
Umgebungstemperatur zu und deshalb auch die erzeugte Heizleistung. Abb. 5-8 zeigt den Verlauf des
geforderten Arbeitsfluid-Massenstromes in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur.
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Abb. 5-8:  Arbeitsfluid-Massenstrom in Funktion der Umgebungstemperatur

Damit ist die erzeugte Heizleistung ungefahr proportional zum geférderten Arbeitsfluid-Massenstrom.
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5.2.3 Diskrepanz zwischen erforderlicher und erzeugter Heizleistung

Abb. 5-9 zeigt die Verlaufe der erzeugten und der erforderlichen Heizleistung in Abhangigkeit der
Umgebungstemperatur.
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Abb. 5-9:  Erzeugte und erforderliche Heizleistung in Funktion der Umgebungstemperatur

Die Diskrepanz der beiden Verlaufe hat zur Folge, dass herkdmmliche Luft/Wasser-Warmepumpen im
Taktbetrieb arbeiten, woraus sich schlechte Teillast-Wirkungsgrade, geringe Jahresarbeitszahlen und
exergetische Jahreswirkungsgrade ergeben.

Zudem resultieren infolge dieser Diskrepanz mit steigender Aussentemperatur hdhere erzeugte
Heiztemperaturen als erforderlich, woraus zusatzliche Exergieverluste entstehen. Auch der
Temperaturhub wird infolge der zu hohen erzeugten Heiztemperatur nachteilig beeinflusst — vgl. Gl.
(102). Abb. 5-10 zeigt die kontinuierlich erforderlichen und die mit der in Anhang A7 spezifizierten
Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung intermittierend erzeugten Heiztemperaturen in
Abhéngigkeit der Umgebungstemperatur.
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Abb. 5-10: Erzeugte und erforderliche Heiztemperatur der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung
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53 Resultierende Betriebscharakteristik

Als Folge der in Abb. 5-9 dargestellten erzeugten Heizleistung der Luft/Wasser-Warmepumpe mit
Ein/Aus-Regelung stellen sich mit steigender Umgebungstemperatur stets grésser werdende
Temperaturgefélle in den Warmeubertragern ein.
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Abb. 5-11: Resultierende mittlere Temperaturgefélle in Verdampfer und Kondensator der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung

Die zunehmenden Temperaturgefélle in Verdampfer und Kondensator bewirken eine Erhéhung des
Temperaturhubs AT, . Das hat weitere nachteilige Einflusse auf den Warmepumpen-Prozess.

Der vom Kompressor erzeugte Temperaturhub, aus welchem sich das zu Uberwindende Druck-
verhaltnis p, /p, ergibt, istin Abb. 5-12 in Funktion der Umgebungstemperatur dargestelit.
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Abb. 5-12: Resultierender Temperaturhub der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung
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Die sich einstellenden Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen in Abhéangigkeit der
Umgebungstemperatur sind in Abb. 5-13 dargestellt. Zusétzlich zu den simulierten Temperaturen
werden in Abb. 5-13 die an der Versuchs-Warmepumpe gemessenen Kondensations- und
Verdampfungstemperaturen dargestellt.
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Abb. 5-13: Resultierende Verdampfungs- und Kondensationstemperatur der Luft/Wasser-Warmepumpe mit
Ein/Aus-Regelung

Die Differenz zwischen Kondensations- und Verdampfungstemperatur stellt den von der Warme-
pumpe zu erzeugenden Temperaturhub dar (vgl. Abb. 5-12).
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6 Exergie-Analyse fur Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung —
ohne Antriebsverluste

In den vorstehenden Kapiteln sind allgemeine Grundlagen zur exergetischen Bewertung erarbeitet
und analytische Interpretationen bezuglich der Exergieverluste der verschiedenen Teilprozesse
gemacht worden. Hier folgen nun die Darstellung und Diskussion von numerisch ermittelten
Ergebnissen. Diese gelten fur die in Anhang A7 spezifizierte Luft/Wasser-Wéarmepumpe mit 5.4 kW
Nominal-Heizleistung bei einer Umgebungstemperatur von -10°C. Diese Warmepumpe wurde zudem
experimentell analysiert. Auf die zeitliche Entwicklung der Betriebscharakteristik bei Frostbildung und
die Auswirkungen auf den exergetischen Wirkungsgrad wird nicht eingegangen. Wichtige
Erkenntnisse kdnnen bereits so gewonnen werden.

6.1 Interpretation der Exergieverluste der Teilprozesse

Die Exergieverluste der Teilprozesse, welche in Kapitel 4 hergeleitet wurden, werden nachfolgend
jeweils grafisch dargestellt und interpretiert. Die wichtigsten Erkenntnisse daraus werden in Abschnitt
6.4 zusammengefasst.

Die Exergieverluste im Kompressor und in der Drossel werden durch Stromungsdruckverluste im
Arbeitsfluid verursacht. Dagegen entstehen die Exergieverluste bei der Warmelbertragung in
Verdampfer und Kondensator nicht im Arbeitsfluid, sondern aufgrund der fur die Warmeubertragung
bendtigten Temperaturgefélle AT, und AT,. Stromungsdruckverluste in Rohrleitungen und
Armaturen sowie auf der Seite des Arbeitsfluids im Verdampfer und Kondensator sind nicht bertick-
sichtigt. Auch die Antriebsverluste des Kompressors sowie die aufzuwendende Ventilatorleistung bei
erzwungener Konvektion im Verdampfer werden in diesem Kapitel noch nicht berticksichtigt.

6.1.1 Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhaltnis

Den Entwicklungsingenieur interessieren einerseits die Betrdge der einzelnen Exergieverluststrome
und andererseits diese im Vergleich zueinander. Die Betrdge der Exergieverluststrome in
Abhéangigkeit der Umgebungstemperatur werden fir die vier Teilprozesse der spezifizierten
Luft/Wasser-Warmepumpe aus Simulationen berechnet und in Diagrammen einzeln dargestellt.
Zudem wird jeweils ein Exergieverlust-Verhaltnis im selben Diagramm dargestellt, und zwar bezogen
auf die innere Kompressorleistung P,. Der Grund dafir ist, dass man so unmittelbar die subtraktive
Auswirkung auf den exergetischen Wirkungsgrad verfolgen kann. Dieser lasst sich nédmlich aus diesen
Exergieverlust-Verhaltnissen berechnen:

Nexa =1— EI\:/)KP _ EVK _ EVEX _ I'Evv (195)
i i

6.1.2 Exergieverlust im Kompressor

Die Berechnung Exergieverlustes im adiabaten Kompressor erfolgt mit Gl. (115):

. . T .
EVKpzQV.A.(i_lJzQwi(i—lj (115)

TV + ATHub 8revi

Er ist selbstversténdlich proportional zum Warmestrom QV, welcher im Verdampfer von der Um-
gebung an das Arbeitsfluid Ubertragen wird. Dieser nimmt wie die erzeugte Heizleistung (vgl. Abb. 5-7
mit steigender Umgebungstemperatur zu. Weiter ist der Exergieverluststrom im Kompressor
approximativ proportional zum Temperaturhub der Warmepumpe.
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Fur den Temperaturhub gilt nach GlI. (102):
ATy =T =Ty = (T =Ty J+ AT, + AT, + ATy = ATy pm + AT, + AT, + AT, (102)

In Abb. 6-1 a) sind die Verlaufe des Exergieverluststromes angegeben, und zwar fiir die in Anhang Al
spezifizierten Scroll- und Hubkolbenkompressoren. Mit steigender Umgebungstemperatur wird der
Hubkolbenkompressor im Gegensatz zum Scrollkompressor zunehmend unglinstiger. Das hangt mit
Nne und A zusammen. Interessant ist der Vergleich des Exergieverlust-Verhdltnisses in Abb. 6-1 b):
Jenes des Hubkolbenkompressors sinkt leicht mit steigender Umgebungstemperatur von 0.28 auf
0.27, beim Scrollkompressor ist es bei niedrigen Lufttemperaturen hoher, fallt aber von 0.38 auf 0.21
ab.
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Abb. 6-1:  Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhaltnis im Kompressor mit Scroll- und
Hubkolbenkompressor der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung

Genauere Angaben zu den verwendeten Kompressortypen und deren Charakteristiken sind im
Anhang Al aufgefihrt.

6.1.3 Exergieverlust im Expansionsventil

Der Exergieverlust im Expansionsventil wird mit Gl. (128) erfasst:

: . AT,,C . AT
EVEx sz.cpl.l. _ T Hub sz.cpl.—H“b (128)

2 TV + ATHub 2: €revi
Er ist ungefahr proportional zum Temperaturhub. Die exaktere Gleichung (Gl. (125)) zeigt, dass durch
eine Vergrosserung der Kondensatunterkiuhlung AT, die Exergieverluste im Expansionsventil
reduziert werden kénnen:

Tv ]+ ATHub _ATUk } (125)

€y = Ty Cy+|IN
e { (TV+ATHub—ATUk T,

Auch bei der Drosselung erhéhen die Temperaturgefélle fur die Warmeubertragung AT, , AT, und
AT, den Temperaturhub (vgl. Gl. (102)) und somit auch den Exergieverlust. Abb. 6-2 zeigt die
Verlaufe des Exergieverluststromes und des Exergieverlust-Verhaltnisses im Expansionsventil.
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Abb. 6-2:  Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhaltnis im Expansionsventil der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung

Der Exergieverluststrom steigt von -15°C bis 0°C leicht an und fallt danach bis 15°C schneller ab. Das
erklart sich aus dem Zusammenwirken von fallendem Temperaturhub (vgl. Abb. 5-12) und steigendem
Arbeitsfluid-Massenstrom bei Zunahme der Aussenlufttemperatur (vgl. Abb. 5-8).

Das Exergieverlust-Verhaltnis ist hier und im folgenden auf den Scrollkompressor bezogen. Uber den
ganzen Temperaturbereich ist es hahezu konstant und mit rund 10% von gewisser Relevanz.

6.1.4 Exergieverlust im Verdampfer

Zwei Exergieverlust-Anteile im Verdampfer werden in Kapitel 4 dargestellt und anhand eines
numerischen Beispiels wird aufgezeigt, dass jener der Dampfuberhitzung klein ist. Es genigt bei
weitem, den Exergieverlust im Verdampfer mit der Gl. (77) zu analysieren:

: AT : AT - AT
=Q, T, =——Y ~Q, T, =X ~Q, —Y
v v lu T, '(Tv +ATV) v lu Tv2 v T, (77

Das Ergebnis ist klar, der Exergieverlust im Verdampfer ist proportional zum Wéarmestrom QV sowie
genahert proportional zum Temperaturgefalle AT, fir die Warmeubertragung.

Der Verlauf des Exergieverluststromes und des Exergieverlust-Verhaltnisses ist in Abb. 6-3
dargestellt. Beide nehmen mit steigender Umgebungstemperatur recht progressiv zu. Wahrend die
inneren Exergieverluste (Kompressor und Expansionsventil) mit zunehmender Aussentemperatur
deutlich abfallen, nimmt der Exergieverlust durch die Warmeubertragung im Verdampfer stark zu. Die
Konsequenz daraus wird in Abschnitt 6.3 behandelt. Die Ursache dieses Verhaltens ist wiederum die
ungunstige Charakteristik des drehzahlkonstanten Kompressors mit Ein/Aus-Regelung der Warme-
pumpe (vgl. Abschnitt 5.2). Da der Exergieverlust der Dampfiiberhitzung sehr klein ist, wird er nicht
separat aufgezeigt.
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Abb. 6-3:  Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhaltnis im Verdampfer der Luft/Wasser-Warmepumpe
mit Ein/Aus-Regelung

6.1.5 Exergieverlustim Kondensator

Fur die Diskussion des Exergieverlustes im Kondensator gentigt auch hier die einfache Gl. (67), also
ohne Unterteilung in Dampfsattigung, Kondensation und Kondensatunterkiihlung:

AT

. . . AT .
E.. = T - K _ _ T, — K & R
VK QH U TH'TK QH U TH'(TH+ATK) QH U

AT o7
T2 (67)

EVK ist proportional zur erzeugten Heizleistung QH (inklusiv Dampfsattigung und Kondensat-
unterkihlung) sowie proportional zum Temperaturgefélle AT, fur die Warmeubertragung. Weiter ist er
genahert umgekehrt proportional zum Quadrat der erzeugten Heiztemperatur T,,. Dabei wird AT, mit
Gl. (155) berechnet. Die Verlaufe des Exergieverluststromes und des Exergieverlust-Verhaltnisses im
Kondensator sind in Abb. 6-4 wiederum in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur dargestellt. Beide
verlaufen analog zu jenen im Verdampfer (vgl. Abb. 6-3), sind jedoch kleiner, dies wegen kleinerer
Temperaturgefalle AT, (vgl. Abb. 5-11).
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Abb. 6-4:  Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhéltnis im Kondensator der Luft/Wasser-Warmepumpe
mit Ein/Aus-Regelung
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6.1.6 Exergieverlust im Heizwarme-Verteilsystem

Der mit Ein/Aus-geregelten Warmepumpen durch instationare Verlaufe von erzeugter und
erforderlicher Heiztemperatur, T,, und T, verursachte Exergieverlust ist in Abschnitt 3.3.1 modelliert.
Als gemittelter Exergieverluststrom wéhrend des Warmepumpenbetriebs (t, —t,) wird er als EVHS mit
Gl. (95) und bezuglich der kontinuierlich erforderlichen Heizleistung als E,,s mit Gl. (94) berechnet.
In Abb. 6-5 sind die Exergieverluststrome E,,s und E,.s sowie das Exergieverlust-Verhaltnis
EVHS /P, in Abhé&ngigkeit der Umgebungstemperatur dargestellt.
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Abb. 6-5:  Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhaltnis im Heizwarme-Verteilsystem der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung (Warmepumpen-Spezifikationen gemass Anhang 7)

Der kontinuierlich entstehende Exergieverluststrom EVHS* steigt von rund 5 W bei -10°C auf 25 W bei
5°C an und fallt anschliessend wieder auf rund 16 W ab. Das Exergieverlust-Verhaltnis steigt jedoch
mit zunehmender Aussentemperatur recht progressiv an: Von nahezu null im Auslegungspunkt auf
rund 8% bei 15°C. Die Auswirkung auf den ausseren exergetischen Wirkungsgrad der Warmepumpe
bezlglich der erforderlichen Heiztemperatur ist damit auch aufgezeigt (vgl. Abschnitt 6.3).
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6.1.7 Exergieverlust im Heizwarme-Abgabesystem

Der kontinuierlich entstehende Exergieverlust im Heizwarme-Abgabesystem (Warmeubertragung an
den Raum) E,, wird mit Gl. (98) und der intermittierend entstehende E., beziglich des
Warmepumpenbetriebs (t, —t,) mit Gl. (99) berechnet. In Abb. 6-6 sind die Verlaufe dieser Exergie-
verluste sowie das Exergieverlust-Verhaltnis EVR/Pi in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur
dargestellt.
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Abb. 6-6:  Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhéltnis im Heizwarme-Abgabesystem der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung
Der kontinuierliche Exergieverluststrom im Heizwarme-Abgabesystem nimmt mit steigender

Aussentemperatur von rund 240 W bei -10°C auf 20 W bei 14°C ab. Ursache daflir sind die mit
steigender Umgebungstemperatur abnehmende erforderliche Heiztemperatur TH* (vgl. Abb. 5-10)
sowie der abnehmende erforderliche Warmestrom QH* (vgl. Abb. 5-9). Das Exergieverlust-Verhaltnis
nimmt mit zunehmender Aussentemperatur von rund 12% bei -10°C auf 7% bei 14°C ab.
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6.1.8 Vergleich der Exergieverlust-Verhéltnisse der Teilprozesse

In Abb. 6-7 werden die Verlaufe der Exergieverlust-Verhaltnisse verglichen. Sie sind auf die innere
Kompressorleistung P, der Warmepumpe mit Scrollkompressor bezogen (geméass Spezifikation in
Anhang A7).
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Abb. 6-7:  Zusammenstellung der Exergieverlust-Verhaltnisse der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-
Regelung

Das Exergieverlust-Verhaltnis des Kompressors Uberwiegt stark. Bei Aussentemperaturen unter 0°C
betragt es das Vier- bis Achtfache der drei anderen Teilprozesse. Das Exergieverlust-Verhaltnis
betragt 38% bei -10°C und nimmt dann bis 15°C auf 22% ab, lberragt die anderen Verluste dann aber
immer noch. Hier liegt fur Hersteller von Wéarmepumpen und Hersteller von Kompressoren in
Zusammenarbeit noch ein bedeutendes Verbesserungspotenzial brach.

Die Exergieverlust-Verhaltnisse der Warmeubertragung in Verdampfer und Kondensator betragen bei
-10°C nur 5%. Diese kdnnten wohl mit mehr Warmedbertragerflaiche und zuséatzlich im Verdampfer mit
elektronisch geregelten Expansionsventilen nochmals halbiert werden. Jedoch bedeutend einschnei-
dender ist die Zunahme des Exergieverlust-Verhaltnisses: bei 14°C im Kondensator auf 13% und im
Verdampfer, noch ohne Frostbildung, sogar auf 20%. Auf diese Situation wird im 7. Kapitel separat
eingegangen.

Schliesslich bleibt das Exergieverlust-Verhéltnis des Expansionsventils: es verlauft durchwegs bei
10% und ist somit im Vergleich hoch. Fir Warmepumpen, die fir niedrigen Temperaturhub ausgelegt
sjnd, missen der Exergieverluststrom und Exergieverlust-Verhaltnis gunstiger werden, denn es ist
Evex ~ ATy -

Auch das Exergieverlust-Verhaltnis im Heizwarme-Verteilsystem nimmt mit steigender Aussen-
temperatur quasi progressiv zu: von 0% bei -10°C auf 8% bei 14°C.
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6.2 Innerer exergetischer Wirkungsgrad

Der innere exergetische Wirkungsgrad ist in Abschnitt 3.2 definiert. Mit ihm wird die thermische
Effizienz des Warmepumpenkreislaufs beurteilt. Dieser umfasst den totalen Temperaturhub, schliesst
also die Temperaturgefélle in Verdampfer und Kondensator mit ein, nicht aber deren Exergieverluste.
Somit wird der innere exergetische Wirkungsgrad nur noch durch die Exergieverluste im
Expansionsventil und im Kompressor, gemass dem totalen Temperaturhub entsprechenden
Druckverhéltnis, beeinflusst. Druckverluste in Rohrleitungen und Armaturen sind hier nicht
bertcksichtigt worden. Der elektrische und mechanische Wirkungsgrad des Kompressors sowie die
Ventilatorleistung werden in diesem Abschnitt noch nicht beriicksichtigt. Somit gilt aus Gl. (50):

E VKp + E VEX
P

Nexi =1- (50)

In Abb. 6-8 wird der innere exergetische Wirkungsgrad der (in Anhang A7 spezifizierten) Luft/\WWasser-
Warmepumpe im Betrieb mit Scroll- und Hubkolbenkompressor gegenlbergestellt. Die Verlaufe
zeigen, dass mit steigender Umgebungstemperatur der innere exergetische Wirkungsgrad etwas
ansteigt. Der Grund ist die Abnahme des Temperaturhubs (vgl. Abb. 5-12). Mit Scrollkompressor
steigt er von 52% bei -10°C auf 70% bei 14°C an, mit Hubkolbenkompressor von 60% auf 64%.
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Abb. 6-8:  Innerer exergetischer Wirkungsgrad der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit
Scroll- und Hubkolbenkompressor
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6.3 Ausserer exergetischer Wirkungsgrad und Leistungszahl

In Abschnitt 3.1 sind drei dussere exergetische Wirkungsgrade fir Warmepumpen mit Ein/Aus-
Regelung definiert. Diese berlicksichtigen zusatzlich zum inneren exergetischen Wirkungsgrad die
durch die Warmeubertragungen hervorgerufenen Exergieverluste.

Der mechanische und elektrische Wirkungsgrad des Kompressors, die Ventilatorleistung und auch die
Druckverluste in den Apparaturen und Rohrleitungen werden in diesem Abschnitt noch nicht mit
einbezogen. Fiur den &ausseren exergetischen Wirkungsgrad der Warmepumpe der erzeugten
Heiztemperatur wurde hergeleitet:

EVKp + EVE)( + EVV + EVK
P

MNexa =1- (51)

Abb. 6-3 und Abb. 6-4 zeigen, dass die Exergieverluste in Verdampfer und Kondensator mit
steigender Umgebungstemperatur quasi progressiv zunehmen. Wie aus Abb. Abb. 6-9 ersichtlich,
resultiert ein mit steigender Umgebungstemperatur sinkender Verlauf des ausseren exergetischen
Wirkungsgrades der erzeugten Heiztemperatur. Der Unterschied zwischen Scroll- und Hubkolben-
kompressor schwindet bereits.
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Abb. 6-9:  Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erzeugten Heiztemperatur der Luft/Wasser-Warmepumpe
mit Ein/Aus-Regelung mit Scroll- und Hubkolbenkompressor

Als néchstes wird der mit zunehmender Aussentemperatur ansteigende Exergieverlust im Heizwarme-
Verteilsystem dazu gerechnet. Dazu wurde der aussere exergetische Wirkungsgrad der erforderlichen
Heiztemperatur definiert. Berechnet wird er mit:

. . 1 1 Evip tEvex tEww +E W +U'EVHS*
N 1+ I'EVKp +Eyex tEw tEw + U'EVHS* P (96)
E

Qn
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Abb. 6-10 zeigt die Verlaufe dazu in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur, wiederum fiir Scroll-
und Hubkolbenkompressor.
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Abb. 6-10: Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit Scroll- und Hubkolbenkompressor

Der aussere exergetische Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur féllt mit zunehmender
Aussentemperatur noch starker als der &ussere exergetische Wirkungsgrad der erzeugten Heiz-
temperatur.

Welcher Kompressor fiir den Einsatz in der (in Anhang A7) spezifizierten Luft/Wasser-Warmepumpe
mit Ein/Aus-Regelung besser geeignet ist, kann erst durch die Jahresmittelwerte, also mit der
Jahresarbeitszahl und dem exergetischen Jahreswirkungsgrad beurteilt werden.

In Abb. 6-11 sind die Verlaufe der Leistungszahlen der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Scroll- und
Hubkolbenkompressoren in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur dargestellt, dies ohne Beriick-
sichtigung der Antriebsverluste des Kompressor sowie ohne Beriicksichtigung des Ventilators, d.h.
mit:

_Qu
e=J (196)
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Abb. 6-11: Leistungszahl der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit Scroll- und
Hubkolbenkompressor
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Die Leistungszahl mit Scrollkompressor liegt bei tiefen Aussentemperaturen unterhalb derjenigen mit
Hubkolbenkompressor, wird aber mit steigender Aussentemperatur gegentiber dem Hubkolben-
kompressor zunehmend besser.

Die berechneten Jahresarbeitszahlen der (in Anhang A7 spezifizierten) Luft/Wasser-Warmepumpe mit
Ein/Aus-Regelung fir Scroll- und Hubkolbenkompressor zeigt Tab. 6-1, wiederum ohne Antriebs-
verluste des Kompressors und ohne Ventilator und auch ohne Einfluss der Frostbildung und der damit
notwendigen periodischen Abtauungen. Die Berechnung der Jahresarbeitszahl sowie des
exergetischen Jahreswirkungsgrades, nach der Methode von v. Béck [6], erfolgte mittels der in Abb.
1-3 dargestellten Summenhaufigkeit der Umgebungstemperaturen sowie mit dem Warmepumpen-
Betriebsverhéltnis geméass Gl. (17). Der Scrollkompressor zeigt hier leicht bessere Werte. Bei eher
warmen klimatischen Verhaltnissen ist er fur Luft/Wasser-Warmepumpen uberlegen.

Kompressortyp Scrollkompressor Hubkolbenkompressor

Jahresarbeitszahl [-] 3.49 3.45

Tab. 6-1:  Jahresarbeitszahl der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit Scroll- und
Hubkolbenkompressor ohne Antriebsverluste und Ventilatorleistung

6.4 Erkenntnisse

Die wichtigsten Erkenntnisse aus den Abschnitten 6.1 bis 6.3 sind nachfolgend kurz zusammen-
gefasst.

e Die Exergieverluste aller vier Teilprozesse der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung
werden infolge der fur die Warmeubertragungen benétigten Temperaturgeféalle AT, und AT,
sowie durch die Diskrepanz zwischen erzeugter und erforderlicher Heiztemperatur AT,, nachteilig
beeinflusst.

e Direkten Einfluss haben die Temperaturgeféalle AT, und AT, auf die Exergieverluste in
Verdampfer und Kondensator. Indirekt wirken sie sich aber auch auf das Expansionsventil und den
Kompressor aus.

e Die mit steigender Umgebungstemperatur zunehmenden Temperaturgefélle AT, und AT, in
Verdampfer und Kondensator, aber auch AT, im Heizwarme-Verteilsystem entstehen durch die
Diskrepanz zwischen erzeugter und erforderlicher Heizleistung.

¢ Die ungunstige Betriebscharakteristik von Ein/Aus-geregelten Luft/Wasser-Warmepumpen (die mit
einem Kompressor mit konstanter Drehzahl angetrieben werden) ist die Ursache fir die mit
steigender Umgebungstemperatur zunehmende erzeugte Heizleistung sowie die zu hohe erzeugte
Heiztemperatur.

e Durch die Reduktion der Temperaturgefalle in Verdampfer und Kondensator sowie durch die
Anpassung der erzeugten an die erforderliche Heiztemperatur kann der Luft/Wasser-Wéarme-
pumpen-Prozess in seiner Effizienz deutlich verbessert werden.

e Durch die Reduktion der erforderlichen Vorlauftemperatur konnen das Temperaturgefélle ATy, die
erforderliche Heiztemperatur, der Temperaturhub und so die Exergieverluste im Kompressor, im
Expansionsventil und im Heizwarme-Abgabesystem reduziert werden. Dadurch kénnen der innere
exergetische Wirkungsgrad sowie der &ussere exergetische Wirkungsgrad des Heizsystems
gesteigert werden.

e Lohnend wére auch eine Weiterentwicklung der Kompressoren, da das Exergieverlust-Verhéaltnis
im Kompressor gross ist.
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7 Die Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung

In den vorstehenden Kapiteln wird 6fters darauf hingewiesen, dass die Effizienz der Warmepumpe
durch kontinuierliche Leistungsregelung markant gesteigert werden kann: die Drehzahl des
Kompressors wird vorwiegend mit der Aussentemperatur korrelieren. Die Verdnderungen des
Heizbedarfs und des Zustandes der Aussenluft erfolgen (meist) langsam, so dass, zumindest der
Warmepumpen-Prozess als quasi stationar bilanziert werden kann. Bei Eis- und Frostbildung an den
Lamellen des Verdampfers verlaufen die Prozessanderungen rascher, aber immer noch genugt es,
das Verhalten als stationdr zu analysieren. Wohl werden Korrekturen fur die Abtauzeit und
Abtauenergie erforderlich.

7.1 Erzeugte Heizleistung kontinuierlich anpassen

Im 6. Kapitel wurde aufgezeigt, dass eine Verbesserung des exergetischen Wirkungsgrades durch die
Reduktion der Temperaturgefalle der Warmelbertragung in Verdampfer und Kondensator sowie durch
die Vermeidung der Diskrepanz zwischen erforderlicher und erzeugter Heiztemperatur erreicht wird.
Ursache fur die zunehmend grossen Temperaturgefélle ist die ungiinstige Betriebscharakteristik, die
sich mit drehzahlkonstanten Kompressoren ergibt. Daraus resultiert mit steigender Umgebungs-
temperatur die Diskrepanz zwischen erforderlicher und erzeugter Heizleistung und Heiztemperatur.

Ziel ist es, diese Diskrepanz zwischen erforderlicher und erzeugter Heizleistung und Heiztemperatur
zu vermeiden und dadurch die Temperaturgefdlle der Warmeubertragung in Verdampfer und
Kondensator wirksam zu reduzieren. Die Luft/Wasser-Warmepumpe soll nicht weiter im Ein/Aus-
Taktbetrieb, sondern kontinuierlich arbeiten, so dass

QH (Tu) ~ QH*(TU)

Die obige Gleichung muss ergénzt werden, wenn periodische Abtauungen bei Eis- und Frostbildung
erforderlich sind, um den Energieaufwand bei Betriebsunterbruch zu kompensieren.

(197)
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Abb. 7-1:  Erforderliche Heizleistung und zwei verschiedene erzeugte Heizleistungen in Abhangigkeit der

Umgebungstemperatur (erzeugte Heizleistung der leistungsgeregelten L/W-WP gemass Gl (200))

Abb. 7-1 zeigt drei Verlaufe der Heizleistung abhéngig von der Aussentemperatur: Die erzeugte
Heizleistung der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung und der kontinuierlich leistungs-
geregelten Luft/Wasser-Warmepumpe sowie die vom Gebaude erforderliche Heizleistung.

Fur die Anpassung der erzeugten Heizleistung an die erforderliche Heizleistung soll der Kompressor
mit einer Leistungsregelung ausgestattet werden (z. B. kann seine Drehzahl tber einen Frequenz-
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umformer eingestellt werden). Eine gute Variante kann, wie in der Kéltetechnik Ublich, die Installation
mehrerer Kompressoren sein, die durch Zu- und Abschalten dem Heizbetrieb angepasst werden.

7.2 Betriebscharakteristik mit kontinuierlicher Leistungsregelung

Damit die Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung exergetisch bewertet
werden kann, wird analog zur Ein/Aus-geregelten Luft/Wasser-Wéarmepumpe wiederum die sich
einstellende Betriebscharakteristik benétigt. Die relevanten physikalischen Prozessgréssen muissen
wiederum in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur iterativ gefunden werden. Diese sind:

To(M) Te@) Tu() AT (To): AT(T): AT(Ty)
m, =m,(T,)
Qu=0Qu(T) Q=Q,=Qu(T) P=R(T,)
Zur Ermittlung dieser relevanten Daten werden folgende Prozessgleichungen verwendet.

7.2.1 Erforderliche und erzeugte Heizleistung

Bekannt sei wiederum der Verlauf der vom Gebéaude kontinuierlich erforderlichen Heizleistung
Qu =Qy () (198)

fur eine vorgegebene mittlere Raumtemperatur T . Dieser Heizleistung zugeordnet ist die mittlere
erforderliche Heiztemperatur T, , die massgeblich durch die Heizfliche im Gebaude (durch das
Heizwarme-Abgabesystem) mitbestimmt wird. Zur Erreichung dieser erforderlichen Heiztemperatur
muss der Zusammenhang zwischen erforderlicher Vorlauf- und -Ricklauftemperatur des Heizwassers
sowie Heizwassermassenstrom erfillt sein:

QH*(TU): mHW “Cphw '(TVL*(TU)_TRL*(TU )) (199)

Ublicherweise wird T, abhangig von T, Uber die Einstellung der Heizkurve geregelt. Die erzeugte
Vorlauftemperatur T,, stellt sich entsprechend ein.

Bei Frostbildung im Lamellenluftkihler muss wegen der (periodisch erforderlichen) Abtauung die
(momentane) erzeugte Heizleistung um einen Kompensationsfaktor C vergréssert werden.

Qu(Ty)=C-Q, (1) (200)

Der Kompensationsfaktor C richtet sich nach der ausgeschiedenen Frostmenge und diese sich
wiederum nach dem Zustand der Aussenluft sowie der Auslegung des Lamellenluftkiihlers und
dessen Ventilator (vgl. dazu LOREF [5]). Als Richtwert dient:

9, <0°C = C~1.08 (201)
0°C < 9, <5°C - C~1.11 (202)
9, >5°C - C~1 (203)

Bei Umgebungstemperaturen oberhalb von rund 5°C entsteht bei kontinuierlich leistungsgeregelten
Luft/Wasser-Warmepumpen kaum mehr Verfrostung und darunter weniger als bei Luft/Wasser-
Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung. Mit dem Faktor C berechnet sich die erzeugte Heizwasser-
Vorlauftemperatur T,, infolge der Kompensation der Abtauung mit:

Tw (Tu ) =T (TU ) +AThw (TU ) =Tg, (Tu )"' C. (TVL* (Tu )_ TRL* (TU )) (204)
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Die wahrend der Betriebszeit der Warmepumpe erzeugte Vorlauftemperatur T,, ist also leicht hoher
als die vom Heizsystem (kontinuierlich) erforderliche Heiztemperatur TVL*. Die erzeugte Heiz-
temperatur T, entspricht jedoch nahezu der erforderlichen. Dies bedeutet bereits eine markante
Verbesserung gegeniiber der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung, da die Exergie-
verluste im Heizwarme-Verteilsystem infolge zu hoher erzeugter Heiztemperaturen nahezu wegfallen.

7.2.2 Arbeitsfluid-Massenstrom

Der Arbeitsfluid-Massenstrom m, wird kontinuierlich tber die Drehzahl des Kompressors so geregelt,
wie es die Heizleistung erfordert. Der Arbeitsfluid-Massenstrom wird firr die folgenden Berechnungen
aus den nachsten drei Gleichungen ermittelt.

Gesamtenergie-Bilanz:
QH(TU):QV(TV’TU)+F>i(TV'TU) (205)

Im Verdampfer Ubertragener Warmestrom QV ohne Dampflberhitzung nach Gl. (167):

QT T (1,7, b, - S e =) as)
Innere Kompressorleistung P, nach Gl. (180):
Der Arbeitsfluid-Massenstrom betragt damit:
i (T,.T,)= (%) <
rv(Tv){l—[Cp' '(TK(T“)rV_TV _AT“k)ﬂ+(TV +ATy)Cpy ns(T\l,,TU)'[(stgtg —1} (206)

Der Arbeitsfluid-Massenstrom kann somit in Funktion der Umgebungs- und der Verdampfungs-
temperatur iterativ berechnet werden.

7.2.3 Abkuhlung der Aussenluft im Verdampfer

Die Berechnung der Luftabkiihlung AT, im Lamellenluftkihler erfolgt mit Gl. (168) bzw. (173). Bei der
kontinuierlich leistungsgeregelten Luft/Wasser-Warmepumpe ist der Warmestrom im Verdampfer Q,,
dabei lediglich abh&ngig von der Umgebungs- und Verdampfungstemperatur: Q,, = QV(TV,TU).

7.2.4 Temperaturgefalle und Verdampfungstemperatur

Das sich im Verdampfer einstellende mittlere Temperaturgefalle fir die Warmetbertragung ergibt sich
aus der Warmeubertragungsgleichung:

AT, (Ty, T ) = —le (T.VA’\T“) .

Der Warmedurchgangskoeffizient k, ist hier ein pauschaler Wert fur den gesamten Lamellen-
luftkiihler. Darin enthalten ist auch die Auswirkung der Dampfiberhitzung und luftseitig der
Kondensat- bzw. Frostbildung, falls diese auftreten. Vorteilhaft wird k, aus Messungen an einem
Warmepumpen-Priifstand ermittelt. Praktisch wirkt sich die Anderung der Luftgeschwindigkeit im
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Lamellenluftkiihler aus, wenn auch die Drehzahl des Ventilators geregelt wird. Daflr dient der Ansatz

(LOREF [5]):
ke :a+b-( w, j (208)
[W/m?K] [m/s]

Die Werte fur a und b konnen Uber Simulationen oder Versuche bestimmt werden.

Die Verdampfungstemperatur wird mit Gl. (175) ermittelt:
1 1
TV :(TU —E'ATLJ—ATV +E'ATGV (175)

Es sei erinnert, dass bei Arbeitsfluiden mit Temperaturgleit fur T, die Taupunktstemperatur ein-
zusetzen ist (vgl. Anhang A8).

7.2.5 Temperaturgefalle und Kondensationstemperatur

Das Temperaturgefalle fir die Warmeubertragung im Kondensator wird bestimmt aus:

AT (T,)= ELTKL’) (209)

Bekannt ist die Kondensatorflache A, . Der Warmedurchgangskoeffizient k, ist entweder fur den
jeweiligen Betriebszustand rechnerisch oder experimentell zu bestimmen und beriicksichtigt die
Dampfuberhitzung, die Kondensation und die Kondensatunterkiihlung. Er variiert wenig, so dass ein
Mittelwert fUr diese Analyse gentigt. Wiederum gilt fir die Berechnung der Kondensationstemperatur:

1 1
T = (TRL + E ATy j + AT, + E “ATgy (186)

Bei Arbeitsfluiden mit Temperaturgleit ist wiederum fur T, die Taupunktstemperatur einzusetzen (vgl.
Anhang A8).
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7.3 Erzielbare Ergebnisse mit kontinuierlicher Leistungsregelung — ohne Antriebsverluste

Um die Verbesserungen mit kontinuierlich geregelten Warmepumpen auszuweisen, werden die
exergetischen Wirkungsgrade und die Leistungszahlen mit jenen der Ein/Aus-geregelten
Warmepumpe verglichen. Die Ergebnisse werden dargestellt in Abhéngigkeit der Umgebungs-
temperatur und zudem als Jahresmittelwerte gemass der in Abb. 1-3 dargestellten Summenhaufigkeit
der Aussenlufttemperatur.

Die Warmelbertragung im Verdampfer der Luft/Wasser-Warmepumpe erfolgt meist durch
erzwungene Konvektion. Dazu werden Ventilatoren zur Durchstromung des Lamellenluftkiihlers
eingesetzt. Die nachfolgend aufgefiihrten Bewertungen erfolgen:

e ohne Bericksichtigung des Ventilators
e mit Beriicksichtigung des Ventilators

Dabei sei das Produkt aus Warmedurchgangskoeffizient und Warmeubertragerflache im Verdampfer
(ky -A,) jeweils gleich gross, so dass sich die gleiche Betriebscharakteristik (Verdampfungs- und
Kondensationstemperatur usw.) einstellt. Mechanische und elektrische Antriebsverluste des
Kompressors und Ventilators werden in diesem Abschnitt wiederum nicht in die Berechnungen mit
einbezogen, um zuerst den ndheren Warmepumpen-Prozess zu untersuchen und die Resultate nicht
weiter zu verwischen.

7.3.1 Ohne Bericksichtigung des Ventilators

Verglichen werden kontinuierlich geregelte Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-geregelten, wobei
die aufzuwendende Ventilatorleistung jeweils nicht berlicksichtigt wird. In Abb. 7-2 sind die mittleren
Temperaturgefalle fir die Warmeibertragung in Verdampfer und Kondensator mit Ein/Aus-Regelung
und kontinuierlicher Leistungsregelung verglichen.
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Umgebungstemperatur [°C]

Abb. 7-2:  Temperaturgefélle in Verdampfer und Kondensator mit und ohne kontinuierliche Leistungsregelung

Durch die kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors reduzieren sich die Temperaturgefalle
fur die Warmeulbertragung: Mit steigender Umgebungstemperatur sinken sie in Verdampfer und
Kondensator. So wird der zu iberwindende Temperaturhub der Warmepumpe kleiner (vgl. Gl. (102)).

Im Verdampfer kdnnen solch geringe Temperaturdifferenzen jedoch mit tblichen thermostatischen
Expansionsventilen nicht erreicht werden. Fir eine stabil funktionierende Einspritzregelung ist eine
gewisse minimale Dampflberhitzung erforderlich. Durch diese ist das minimale Temperaturgefalle im
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Verdampfer begrenzt. Dagegen gelingen heute kleine Temperaturgefélle mit elektronischen
Expansionsventilen.

Der resultierende Temperaturhub AT, istin Abb. 7-3 fiir die kontinuierlich leistungsgeregelte und die
Ein/Aus-geregelte Luft/Wasser-Warmepumpe in Abhéngigkeit der Umgebungstemperatur dargestellt.
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Abb. 7-3:  Temperaturhub mit und ohne kontinuierliche Leistungsregelung

Hier zeigt sich der wesentliche Vorteil der kontinuierlichen Leistungsregelung: der zu Uberwindende
Temperaturhub wird bedeutend reduziert. Auch geht aus Abb. 7-4 hervor, dass die Verdampfungs-
und Kondensationstemperatur mit kontinuierlicher Leistungsregelung gegeniber der Ein/Aus-
Regelung glnstiger werden.

50
el Kondensation:
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Abb. 7-4:  Temperaturen der Verdampfung und Kondensation mit und ohne kontinuierliche Leistungsregelung

Von grosser Bedeutung fur Luft/Wasser-Warmepumpen ist auch der Verlauf der Verdampfungs-
temperatur. Bei der kontinuierlich leistungsgeregelten Warmepumpe liegt sie naher bei der
Aussenlufttemperatur, und folglich ist die Eis- und Frostbildung an den Lamellen geringer. Im so
genannten neuralgischen Bereich (vgl. LOREF [5]), zwischen 4°C und 7°C, ist die Frosthildung in
Ein/Aus-geregelten Warmepumpen am hdchsten. Schon nach kurzem Heizbetrieb muss der Prozess
fur die Abtauung unterbrochen werden. Dagegen scheint es mit der kontinuierlichen Leistungs-
regelung maoglich, dass sogar in diesem Bereich die Abtauung tberhaupt nicht mehr erforderlich ist.
Das ist eine markante Effizienzsteigerung, umso mehr als im mitteleuropéischen Klima wéahrend der
Heizperiode haufig Verhaltnisse in diesem kritischen Bereich herrschen.
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Die Bewertung der kontinuierlich leistungsgeregelten Warmepumpe kann nun durch die zwei
definierten &ausseren exergetischen Wirkungsgrade erfolgen. Jener beziglich der erzeugten
Heiztemperatur berechnet sich ohne Beriicksichtigung des Ventilators wiederum mit:

EVK;:! +EVEX +EVV +EVK

Nexa = 1- Pi (51)
Und jener beziglich der erforderlichen Heiztemperatur wird berechnet mit:
o =1 I.E\,Kp +Eyg +Eyy +Ey +V-Eps o5

P.

Die sich ergebenden Verlaufe zeigt Abb. 7-5 in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur. Zum
Vergleich sind auch die Verlaufe der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung gegeniber-
gestellt.
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Abb. 7-5:  Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erzeugten und erforderlichen Heiztemperatur mit und
ohne kontinuierliche Leistungsregelung (ohne Beriicksichtigung des Ventilators)

Mit der kontinuierlichen Leistungsregelung des Kompressors werden bedeutend héhere exergetische
Wirkungsgrade erreicht. m,,, und ., fallen fast zusammen und steigen von 44% bei -10°C auf
68% bei 14°C. Der Gewinn ist gross gegeniber der Ein/Aus-geregelten Warmepumpe. Fir diese gilt
bei 14°C: n,,, =40% und 7., =32%, also rund die Halfte der kontinuierlich geregelten. Bei der
Ein/Aus-geregelten Warmepumpe entsteht durch die instationare Warmeverteilung (im Heizwarme-
Verteilsystem) eine Einbusse im exergetischen Wirkungsgrad von 8% bei 14°C.

Ohne Berlcksichtigung des Ventilators ist die Effizienzsteigerung infolge kontinuierlicher
Leistungsregelung des Kompressors gross. Nicht nur der exergetische Wirkungsgrad kann markant
verbessert werden, sondern auch die Frostbildung wird deutlich reduziert, weil die
Verdampfungstemperatur sich zunehmend tiber dem Gefrierpunkt von Wasser einstellt.

Die Leistungszahl ist fiir die beiden Regelstrategien in Abb. 7-6 in Abhangigkeit der Umgebungs-
temperatur dargestellt und wird hier berechnet aus:

_Qu
€= b (196)
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Abb. 7-6:
Beriicksichtigung des Ventilators)
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- - kontinuierliche Leistungsregelung

—— Ein/Aus-Regelung

Leistungszahl mit und ohne kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors (ohne

Bei -10°C betragen die Leistungszahlen unabhéngig von der Regelstrategie jeweils 2.2, bei 0°C 4.2
und 3.2 und bei 12°C sind sie 12 und 4.2. Die Verbesserung durch die kontinuierliche Leistungs-

regelung ist somit betrachtlich.

Tab. 7-1 gibt einen Uberblick Uber die resultierende Jahresarbeitszahl und den exergetischen
Jahreswirkungsgrad mit den beiden Regelstrategien der Luft/Wasser-Warmepumpe. Die periodischen

Abtauungen
tendenziell mehr Abtauvorgange bendotigt.

infolge Frostbhildung wurden nicht bericksichtigt.

Mit Ein/Aus-Regelung werden

Regelstrategie Ein/Aus-Regelung Kontinuierliche Drehzahlregelung des
Kompressors
Jahresarbeitszahl [-] 3.49 7.57
exergetischer Jahreswirkungsgrad
xerget SSWIrungsg 0.46 0.62
der erzeugten Heiztemperatur [-]
exergetischer Jahreswirkungsgrad
. . 0.43 0.62
der erforderlichen Heiztemperatur [-]

Tab. 7-1:

Jahresarbeitszahl und exergetischer Jahreswirkungsgrad mit Ein/Aus- und kontinuierlicher

Leistungsregelung (ohne Berlicksichtigung des Ventilators)
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7.3.2 Mit Berlicksichtigung des Ventilators

a) Ventilator ohne Drehzahlregelung

Ohne Berlcksichtigung der mechanischen und elektrischen Antriebsverluste mit der theoretischen
Ventilatorleistung nach Gl. (211) gilt fur die Antriebsleistung der Luft/Wasser-Warmepumpe unter
Berucksichtigung des Ventilators:

P ~ Pi + PVenti (210)
Pyeni ist die aufzuwendende innere Ventilatorleistung. Sie berechnet sich aus:

1 .
Pyeni = — VL -ApL (211)

Venti

Der zu erbringende Luftvolumenstrom VL wird u.a. bestimmt, um im Lamellenluftkihler (Verdampfer)
gunstige Stromungsgeschwindigkeiten zu erreichen; dabei wird der Druckverlust Ap, erzeugt. Fir die
im Anhang A7 spezifizierte Luft/Wasser-Warmepumpe betrdgt der Luftvolumenstrom im un-
verfrosteten Zustand des Lamellenluftkiihlers rund 2400 m%h und der resultierende luftseitige
Druckverlust rund 30 Pa. Der innere Ventilatorwirkungsgrad m,..; variiert in der Praxis Uber einen
enorm grossen Bereich. In diesem Unterabschnitt wahlen wir dafir n.,; =1. Im nachsten Kapitel
werden Untersuchungen mit realen Werten durchgefiihrt. Die Ventilatorleistung wird dissipiert und
muss als Exergieverlust gewertet werden.

EVVenti = PVenti (212)

Fur den &usseren exergetischen Wirkungsgrad der erzeugten Heiztemperatur gilt somit ohne
Berucksichtigung der Antriebsverluste:

Evkp TEvex tEw TEuk +Evven
Pi + F’Venti

MNexa = 1- (213)

Und fir den A&usseren exergetischen Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur ohne
Berucksichtigung der Antriebsverluste gilt:

. Evko +Evex *Ew +Evk +V-Eus +Event
nexa —1- VKp VEX W VK VHS VVenti (214)
Pi + PVenti
Unter Berticksichtigung des Ventilators ist P, ebenfalls in der Leistungszahl einzubeziehen:
Qu
E=—""— 215
P+P (215)

Venti

Auch hier wird vorausgesetzt, dass das Produkt (k, - A, ) gegenuiber Abschnitt 7.3.1 unverandert und
so die resultierende Betriebscharakteristik gleich bleibt. Dadurch kénnen die Ergebnisse mit und ohne
Berucksichtigung des Ventilators direkt verglichen und so der Einlfuss des Ventilators quantifiziert
werden. Der Ventilator arbeite drehzahlkonstant, fordere Uber den gesamten Bereich der
Umgebungstemperaturen den gleichen Luftvolumenstrom, so dass auch die Ventilatorleistung P,
unabhéngig von der Umgebungstemperatur konstant ist.
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Die Auswirkungen auf den ausseren exergetischen Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur
und die Leistungszahl werden mit Abb. 7-7 und Abb. 7-8 veranschaulicht.
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Abb. 7-7:  Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur mit und ohne
kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors (mit und ohne Beriicksichtigung des
Ventilators)

16

14 kont. Leistungsregelung des Kompressors:
—— ohne Ventilator

12 I / ---- mit Ventilator
10 :

Leistungszahl [-]
oo

6 7" Ein/Aus-Regelung:
4 - - -1 - = mitVentilator

ol v v b b
-10 -5 0 5 10

Umgebungstemperatur [°C]

Abb. 7-8:  Leistungszahl mit und ohne kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors (mit und ohne
Berlcksichtigung des Ventilators)

Der neue Verlauf mit Berlicksichtigung des Ventilators liegt nur wenig unterhalb jenes mit der
kontinuierlich leistungsgeregelten Warmepumpe ohne Berlcksichtigung des Ventilators. Jedoch zeigt
sich bereits (mit n,,,; =1), dass der exergetische Wirkungsgrad bei Verwendung eines Ventilators mit
konstanter Drehzahl, aber leistungsgeregeltem Kompressor, bei Aussentemperaturen oberhalb 10°C
wieder abnimmt. Ursache dieses Verhaltens ist die Uber den gesamten Bereich der
Umgebungstemperaturen konstant anfallende Ventilatorleistung P,..;. Im Verhaltnis dazu nimmt die
Kompressorleistung P, mit steigender Umgebungstemperatur stark ab.
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Einen Uberblick tber die Jahresarbeitszahlen und die exergetischen Jahreswirkungsgrade fiir
Ein/Aus-Regelung und kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors mit und ohne
Berucksichtigung des Ventilators gibt Tab. 7-2. Mechanische und elektrische Antriebsverluste sowie
die periodischen Abtauungen werden dabei wiederum nicht berticksichtigt.

Ein/Aus-Regelung Kontinuierliche Leistungsregelung des
Regelstrategie Kompressors
mit Ventilator ohne Ventilator mit Ventilator ohne Ventilator
Jahresarbeitszahl [-] 3.47 3.49 6.94 7.57
Exergetischer
Jahreswirkungsgrad der
erforderlichen 0.42 0.43 0.58 0.62
Heiztemperatur [-]

Tab. 7-2:  Jahresarbeitszahl und exergetischer Jahreswirkungsgrad mit und ohne kontinuierliche
Leistungsregelung des Kompressors mit und ohne Beriicksichtigung des Ventilators

b) Ventilator mit Drehzahlregelung

Kdnnen die Verlaufe der Leistungszahl und des exergetischen Wirkungsgrades und so die Betrage
der Jahresarbeitszahl und des exergetischen Jahreswirkungsgrades weiter verbessert werden, wenn
nicht nur der Kompressor, sondern auch der Ventilator kontinuierlich leistungsgeregelt wird? Zur
Klarung dieser Frage wird die Betriebscharakteristik mit kontinuierlicher Leistungsregelung des
Kompressors und Ventilators erneut ermittelt und exergetisch bewertet.

Fiur diese Untersuchung wird der Luftvolumenstrom Uber die Ventilatordrehzahl in Abh&ngigkeit der
zunehmenden Umgebungstemperatur gemass Abb. 7-9 linear reduziert. Die optimale Abhangigkeit
soll in einer zusatzlichen Studie weiter analysiert werden. Sie ist mathematisch aufwéndig zu
ermitteln.
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Abb. 7-9:  Luftvolumenstrom und Luftgeschwindigkeit im Lamellenluftkiihler in Abhangigkeit der
Umgebungstemperatur

In Abb. 7-10 werden die mittleren Temperaturgefélle fir die Warmeubertragung in Verdampfer und
Kondensator mit Ein/Aus-Regelung und kontinuierlicher Leistungsregelung verglichen: jeweils mit
konstant drehendem und mit drehzahlgeregeltem Ventilator nach Abb. 7-9. Es zeigt sich, dass bei
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simultaner Regelung der Kompressor- und der Ventilatordrehzahl das Temperaturgefalle im
Verdampfer gegeniiber der alleinigen Regelung des Kompressors weniger stark reduziert wird.
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Abb. 7-10: Temperaturgefélle in Verdampfer und Kondensator mit kontinuierlicher Leistungsregelung des
Kompressors und mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators

Drei Verlaufe des ausseren exergetischen Wirkungsgrades der erforderlichen Heiztemperatur und der
Leistungszahl in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur (ohne Beriicksichtigung der mechanischen
und elektrischen Antriebsverluste) sind in Abb. 7-11 und Abb. 7-12 mit kontiunuierlicher
Leistungsregelung des Kompressors dargestellt: ohne Beriicksichtigung des Ventilators und mit
Berucksichtigung des Ventilators (konstant drehend und geregelt).
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Abb. 7-11: Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur mit kontinuierlicher
Leistungsregelung des Kompressors mit und ohne Beriicksichtigung des Ventilators sowie mit
kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators

Wird bei der Luft/Wasser-Warmepumpe (ohne Berlicksichtigung der Antriebsverluste) der Kompressor
und Ventilator kontinuierlich leistungsgeregelt, kann nahezu die Effizienz einer Luft/Wasser-
Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors ohne Beriicksichtigung des
Ventilators erreicht werden (vgl. Abb. 7-5).
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Abb. 7-12: Leistungszahl mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors mit und ohne

Beriicksichtigung des Ventilators sowie mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors
und Ventilators

Die Tab. 7-3 gibt einen Uberblick uber die Jahresarbeitszahlen und die exergetischen
Jahreswirkungsgrade mit den verschiedenen Regelstrategien bei Berlcksichtigung des Ventilators
(ohne Beriicksichtigung der mechanischen und elektrischen Antriebsverluste sowie der Abtauungen).

Regelstrategie Ein/Aus Kontinuierliche Kontinuierliche Leistungsregelung
Leistungsregelung des des Kompressors und Ventilators
Kompressors
Jahresarbeitszahl [-] 3.47 6.94 7.12
Exergetischer
Jahreswirkungsgrad der
erforderlichen 0.42 0.58 0.61
Heiztemperatur [-]

Tab. 7-3:

Jahresarbeitszahl und exergetischer Jahreswirkungsgrad mit und ohne kontinuierliche
Leistungsregelung des Kompressors sowie mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors
und Ventilators (mit Beriicksichtigung des Ventilators)

Die Effizienz der Luft/Wasser-Warmepumpe kann durch die kontinuierliche Leistungsregelung des
Kompressors und Ventilators gegeniiber der Ein/Aus-Reglung markant gesteigert werden.
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8 Auswirkungen der Antriebsverluste auf den Warmepumpen-Prozess

In den bisherigen Analysen wurden die Antriebsverluste des Kompressors und Ventilators nicht
einbezogen, um die direkten Exergieverluste vorerst Ubersichtlich aufzuzeigen. Jetzt wird deren
Auswirkung auf die exergetischen Wirkungsgrade und die Leistungszahl fir Ein/Aus- und
kontinuierlich geregelte Luft/Wasser-Warmepumpen behandelt. Der Ventilator wird hier stets
berlcksichtigt.

8.1 Antriebsverluste von Kompressor und Ventilator

In einem ersten Schritt werden die Grdssenordnungen der Antriebsverluste fir Kompressor und
Ventilator aufgefihrt und die Auswirkung dieser Verluste auf die exergetischen Wirkungsgrade und die
Leistungszahl dargestellt.

8.1.1 Antriebsverlust des Kompressors
Die elektrische Antriebsleistung des Kompressors wird berechnet mit:

11
Pep =Pi- - (216)

1’]Kpm 11er|

Nkpm 1St der mechanische Wirkungsgrad des Kompressors und my,. ist bei Kompressoren mit
konstanter Drehzahl der Wirkungsgrad des Elektromotors. Bei Kompressoren mit variabler Drehzahl
ist ny, der Wirkungsgrad des Elektromotors inklusive Frequenzumformer. In heutigen Warme-
pumpen gilt bei konstanter Kompressordrehzahl:

Neoa = Nkpm * Niper = 0-75...0.90 (217)

Messungen an der im Anhang A7 spezifizierten Luft/Wasser-Warmepumpe ergeben, dass ny,, von
81% bei -10°C Aussentemperatur auf 88% bei 14°C ansteigt. Der Antriebswirkungsgrad des
Kompressors m,, lasst sich (fur konstante Kompressordrehzahlen) in Abhangigkeit des Druck-
verhéltnis ¢ als Gerade approximieren (vgl. Abb. 8-1).
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Abb. 8-1:  Antriebswirkungsgrad des Kompressors (glltig bei konstanter Drehzahl des Kompressors) in
Abhéngigkeit des Druckverhaltnisses (aus Messungen [4] ermittelt)

Wird die Drehzahl des Kompressors mittels Frequenzumformer geregelt, ist der Antriebswirkungsgrad
zusatzlich abhangig von der eingestellten Drehzahl des Kompressors.
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Aus Messungen an der leistungsgeregelten Luft/Wasser-Warmepumpe ,Pioneer” [6] von Eggenberger
wurde der in Abb. 8-2 dargestellte Verlauf des Antriebswirkungsgrades des Kompressors inklusive
dem Elektromotor sowie des Frequenzumformers ermittelt.
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Abb. 8-2:  Elektrischer Antriebswirkungsgrad bei Drehzahlvariation in Funktion des Drehzahlverhéltnisses (aus
Messungen ,Pioneer* Warmepumpe von Eggenberger [6])

Der Kompressor wird bei voller Drehzahl (100%) mit rund 110 Hz betrieben. Wird die
Kompressordrehzahl reduziert, nimmt der Antriebswirkungsgrad bis zu einer Frequenz von rund 50 Hz
leicht zu, nimmt dann bei Frequenzen unterhalb 50 Hz markant ab. Die Entwicklung von effizienteren
Elektromotoren und Frequenzumformer wird gegenwartig intensiv vorangetrieben, so dass der
Gesamtwirkungsgrad des Kompressors kunftig nahezu drehzahlunabhéangig sein wird.

Der Antriebsverlust im Kompressor ist:
AP, =P, P =P '{_'__j} (218)

Dieser muss vollstandig als Exergieverlust gewertet werden.

8.1.2 Antriebsverlust des Ventilators
Die elektrische Antriebsleistung des Ventilators P, wird berechnet mit:

1 1
Venti " (219)

MNventm  Mventel

P

Vent

-P

Es ist Nyewm der mechanische Wirkungsgrad des Ventilators und my.,. der Wirkungsgrad des
Elektromotors und gegebenenfalls des Frequenzumformers.

Das Produkt der einzelnen Wirkungsgrade zusammen mit dem inneren Ventilatorwirkungsgrad m,;
(aus Gl. (211)) heutiger in Warmepumpen verwendeter Ventilatoren variiert in einem noch grésseren
Bereich als bei Kompressoren:

MNvento = Mventi * Nventm “Mventel = 0.03....0.30 (220)

Dieser niedrige Gesamtwirkungsgrad 1., Wird massgeblich durch den inneren Ventilator-
wirkungsgrad 1., verursacht.
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Die obigen Wirkungsgrade gelten bei Nenndrehzahl des Ventilators, also im Auslegungspunkt
(8, =-10°C) von Luft/Wasser-Warmepumpen. Bei Drehzahlreduktion (fur héhere Umgebungs-
temperaturen) fallt der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators weiter ab. Die Ermittlung erweist sich als
schwierig. Der Hersteller Ziehl-Abegg [10] gibt den in Abb. 8-3 gezeigten Verlauf der aufgenommenen

elektrischen Antriebsleistung in Funktion der Drehzahl der mit EC-Motoren angetriebenen Ventilatoren
an.
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Abb. 8-3:  Ventilatorleistung bei Drehzahlregelung des Ventilators mit EC-Motor (Ziehl-Abegg [10])

Unterhalb 30% der Nenndrehzahl wird die aufgenommene Antriebsleistung nicht weiter reduziert.
Dariber jedoch kann die Antriebsleistung des Ventilators mit EC-Motoren reduziert werden. Auch bei
den Ventilatoren kann erwartet werden, dass die Abhangigkeit des Gesamtwirkungsgrades von der
Drehzahl kiinftig nahezu eliminiert werden kann.

Der Antriebsverlust des Ventilators wird ebenfalls als Exergieverlust gewertet:

1 1
Al:)Vent = IDVem _PVenti = I:>Vemi {——_1] (221)
Ventm T]Ventel
8.1.3 Auswirkungen der Antriebsverluste auf den exergetischen Wirkungsgrad und die
Leistungszahl

Mit Beriicksichtigung der Antriebsverluste in Kompressor und Ventilator gilt nun fur die Berechnung
des dusseren exergetischen Wirkungsgrades der erzeugten Heiztemperatur:

(EVKp +Eyex +Ew +E W )+ Eventi + (APKp + APVem)
Nexa = 1- (222)
PKp + PVent

Und fur den ausseren exergetischen Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur gilt:

n * 1_ (EVKp +EVEX +EW +EVK +U'EVHS )+EWenti +(APKp +APVent)
exa

(223)
I:>Kp + l:)Vent

Und schliesslich gilt fuir die Leistungszahil:
Qu

=—H (224)
PKp + PVent
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8.2 Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit Antriebsverlusten

Die in Kapitel 6 dargestellte Exergie-Analyse der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung
wird jetzt mit den Antriebsverlusten in Kompressor und Ventilator ergénzt. Dazu kann die in Kapitel 5
ermittelte Betriebscharakteristik unverandert ibernommen werden, da die Antriebsverluste keinen
Einfluss auf diese haben.

Um den Einfluss der Antriebsverluste darzustellen, werden die Verldufe der exergetischen
Wirkungsgrade und der Leistungszahlen mit und ohne Berlicksichtigung der Antriebsverluste
verglichen. Es werden folgende Annahmen getroffen:

Mvento = Mventi “Mventm *Nventel = 0.25 (225)
Nipa = Nkpm “ Nkper = 0-90 (unabh&ngig vom Druckverhéltnis)  (226)

Der gewahlte Wirkungsgrad des Kompressors ist hoch, erscheint in Anbetracht der stetigen
Weiterentwicklung jedoch als realistisch. (Man beachte dass der isentrope Kompressorwirkungsgrad
n. hier nicht enthalten ist.)

In Abb. 8-4 sind die Verlaufe des &usseren exergetischen Wirkungsgrades der erforderlichen
Heiztemperatur der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit und ohne Beriicksichtigung
der Antriebsverluste dargestellt.
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Abb. 8-4:  Ausserer exergetischer Wirkungsgrad beziglich der erforderlichen Heiztemperatur der Luf/Wasser-
Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit und ohne Antriebsverluste
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Abb. 8-5 zeigt den Verlauf der Leistungszahl mit und ohne Beriicksichtigung der Antriebsverluste.
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Umgebungstemperatur [°C]

10

—— ohne Antriebsverluste
- = mit Antriebsverlusten

Abb. 8-5:

Leistungszahl der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung mit und ohne Antriebsverluste

Der exergetische Wirkungsgrad und die Leistungszahl werden durch die Antriebsverluste in
Kompressor und Ventilator reduziert: die Leistungszahl um rund 12% und der exergetische
Wirkungsgrad gar um rund 14% bei 0°C Aussentemperatur.

Tab. 8-1 gibt einen Uberblick tiber die Jahresarbeitszahlen und exergetischen Jahreswirkungsgrade
(ohne periodische Abtauungen) der Luft/Wasser-Warmepumpe mit und ohne Bertcksichtigung der

Antriebsverluste.

Ohne Antriebsverluste

Mit Antriebsverlusten

Jahresarbeitszahl [-] 3.47 3.07
Exergetischer Jahreswirkungsgrad der
erforderlichen Heiztemperatur [-] 0.42 0.375

Tab. 8-1:

Ein/Aus-Regelung mit und ohne Antriebsverluste

Jahresarbeitszahlen und exergetische Jahreswirkungsgrade der Luft/\Wasser-Warmepumpe mit
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8.3 Antriebsverluste bei leistungsgeregeltem Kompressor und konstanter
Ventilatordrehzahl

Die Betriebscharakteristik aus Abschnitt 7.3 fir die kontinuierlich leistungsgeregelte Warmepumpe gilt
unter Berlicksichtigung der Antriebsverluste in Kompressor und Ventilator unveréandert. Kann bei
alleiniger Leistungsregelung des Kompressors jetzt auch noch eine Verbesserung des exergetischen
Wirkungsgrades sowie der Leistungszahl erreicht werden?

Da der Ventilator bei dieser Regelstrategie mit konstanter Leistung, im Gegensatz zur Ein/Aus-
Regelung, dauernd arbeitet, entscheidet jetzt der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators, ob eine
Effizienzsteigerung der Warmepumpe gelingt. Seine Auswirkung wird mit den folgenden Parameter-
werten untersucht:

MNvento = Mventi “Mventm *Mventel =0.10, 0.25 und 0.50 (227)

Zur Interpretation wird auch der Antriebswirkungsgrad des Kompressors mit den folgenden
Parameterwerten untersucht:

Nkpa = Nkpm *Nkper = 0-80, 0.90 und 0.95 (228)

Die Abh&angigkeit vom Druckverhaltnis sowie von der Drehzahl wird hier vernachlassigt.

In Abb. 8-6 sind die ausseren exergetischen Wirkungsgrade der erforderlichen Heiztemperatur mit
kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und mit Ein/Aus-Regelung in Abhangigkeit der
Umgebungstemperatur dargestellt. Variiert wird dabei der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators
gemass den obigen Parameterwerten bei einem Antriebswirkungsgrad des Kompressors von 90%.

In der Praxis findet man Ventilatoren mit weniger als 5% Gesamtwirkungsgrad. In diesem Fall
resultiert ein geringerer exergetischer Wirkungsgrad als bei Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung. Ist
aber der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators hdher als rund 10%, ergibt sich eine Steigerung des
Wirkungsgrades mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors.
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Abb. 8-6:  Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung und mit Ein/Aus-Regelung des Kompressors
in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur (Gesamtwirkungsgrad des Ventilators als Parameter)

In Abb. 8-7 sind wiederum die &usseren exergetischen Wirkungsgrade der erforderlichen
Heiztemperatur mit kontinuierlicher Leistungsregelung und Ein/Aus-Regelung des Kompressors in
Abhéngigkeit der Aussentemperatur dargestellt. Diesmal wird jedoch der Antriebswirkungsgrad des
Kompressors variiert. Der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators betragt 25%.
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Abb. 8-7:  Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung und mit Ein/Aus-Regelung des Kompressors
in Abh&angigkeit der Umgebungstemperatur (Antriebswirkungsgrad des Kompressors als Parameter)

Die Abb. 8-6 und Abb. 8-7 zeigen, dass bei der kontinuierlichen Leistungsregelung des Kompressors
der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators einen erheblichen Einfluss auf den Verlauf des
exergetischen Wirkungsgrades hat. Ist der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators klein, wird der
exergetische Wirkungsgrad bei héheren Umgebungstemperaturen stark reduziert. Der Antriebs-
wirkungsgrad des Kompressors hat dagegen einen geringen Einfluss auf den Verlauf des
exergetischen Wirkungsgrades (gleichmassige Reduktion des Verlaufs tber den gesamten Bereich
der Umgebungstemperaturen).

Die Verlaufe der Leistungszahlen mit kontinuierlicher Leistungsregelung und mit Ein/Aus-Regelung
des Kompressors in Abhéangigkeit der Umgebungstemperatur sind in Abb. 8-8 und Abb. 8-9
dargestellt. In Abb. 8-8 wird dabei der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators und in Abb. 8-9 der
Antriebswirkungsgrad des Kompressors als Parameter verwendet.
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Abb. 8-8:  Leistungszahl der Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung und mit
Ein/Aus-Regelung des Kompressors in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur
(Gesamtwirkungsgrad des Ventilators als Parameter)
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Abb. 8-9:  Leistungszahl der Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung und mit
Ein/Aus-Regelung des Kompressors in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur

(Antriebswirkungsgrad des Kompressors als Parameter)

Auch hier wirkt sich der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators deutlich starker auf den Verlauf der
Leistungszahl aus als der Antriebswirkungsgrad des Kompressors.

Der Einfluss des Gesamtwirkungsgrades des Ventilators auf die Leistungszahl bei Warmepumpen mit
kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und konstanter Ventilatordrehzahl ist bei
Aussentemperaturen oberhalb 0°C gross, ganz im Gegensatz zu Warmepumpen mit Ein/Aus-
Regelung (vgl. Abb. 8-8). Die Leistungszahlen von Warmepumpen mit kontinuierlicher
Leistungsregelung des Kompressors kénnen bei 14°C Umgebungstemperatur von rund 4.6 bis 9
variieren, abhangig vom Gesamtwirkungsgrad des Ventilators.

Die Jahresarbeitszahlen und exergetischen Jahreswirkungsgrade (ohne periodische Abtauungen) der
Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung und mit Ein/Aus-Regelung des
Kompressors sind in Tab. 8-2 zusammengestellt. Der dabei verwendete Antriebswirkungsgrad des
Kompressors betragt 90%.

Regelstrategie Ein/Aus-Regelung Kontinuierliche Leistungsregelung des
Kompressors
Ventilatorwirkungsgrad 0.10 0.25 0.50 0.10 0.25 0.50
Jahresarbeitszahl [-] 2.97 3.07 3.11 4.09 5.24 5.88
Exergetischer
Jahreswirkungsgrad beziglich 0.36 0.375 0.38 0.38 0.46 0.50
erforderlicher Heiztemperatur [-]

Tab. 8-2:  Jahresarbeitszahlen und exergetische Jahreswirkungsgrade der Luft/Wasser-Warmepumpe mit

Ein/Aus-Regelung mit und ohne Antriebsverluste

Mit Ventilatorwirkungsgraden grdsser als rund 10% steigt der exergetische Jahreswirkungsgrad und
somit auch die Jahresarbeitszahl bei kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und
konstanter Ventilatordrehzahl stark an. Die Effizienz der Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-
Regelung wird bei weitem Ubertroffen. Der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators hat bei dieser
Regelstrategie einen erheblichen Einfluss auf die Gesamteffizienz.
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8.4 Kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators mit
Antriebsverlusten

Es stellt sich die Frage, ob die Effizienz der Luft/Wasser-Warmepumpe gegeniber Abschnitt 8.3
weiter verbessert werden kann, wenn der Kompressor und der Ventilator kontinuierlich leistungs-
geregelt werden. Die Betriebscharakteristik bleibt durch die Antriebsverluste weiterhin unverandert
und wird aus Abschnitt 7.3.2 tbernommen. Der Luftvolumenstrom werde wiederum gemass Abb. 7-9
Uber die Drehzahl des Ventilators geregelt.

In Abschnitt 8.3 wurde gezeigt, dass der Antriebswirkungsgrad des Kompressors einen Einfluss auf
die Betrdge des exergetischen Wirkungsgrades und der Leistungszahl hat, die Verlaufe in
Abhéngigkeit der Umgebungstemperatur jedoch kaum beeinflusst werden. Der Antriebswirkungsgrad
des Kompressors wird hier deshalb nicht mehr variiert. Auch die Abhangigkeiten vom Druckverhaltnis
sowie von der Drehzahl werden nicht bertcksichtigt.

T]KpA = T]Kpm 'nerI =0.90 (229)
Der Gesamtwirkungsgrad des Ventilators wird mit den folgenden Parameterwerten untersucht:
MNvento = Mventi “Mventm *Nventel = 0.10, 0.25 und 0.50 (230)

Die Drehzahlabhéngigkeit des Ventilatorwirkungsgrades wird in Anbetracht auf die stetige Weiteren-
twicklung im Bereich der Ventilatortechnik vernachléssigt.

Abb. 8-10 zeigt die Verlaufe der &usseren exergetischen Wirkungsgrade der erforderlichen
Heiztemperatur wiederum zum Vergleich fir kontinuierliche Leistungsregelung des Kompressors und
Ventilators sowie fir Ein/Aus-Regelung mit den parametrisierten Gesamtwirkungsgraden des
Ventilators.
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Abb. 8-10: Ausserer exergetischer Wirkungsgrad der erforderlichen Heiztemperatur der Luft/Wasser-
Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators sowie mit
Ein/Aus-Regelung in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur (Gesamtwirkungsgrad des
Ventilators als Parameter)

Auch dieses Ergebnis ist interessant: Wird zusatzlich zum Kompressor auch der Ventilator geregelt,
hat die Effizienz des Ventilators einen deutlich geringeren Einfluss auf den Verlauf des exergetischen
Wirkungsgrades als bei alleiniger Regelung des Kompressors. Je tiefer der Gesamtwirkungsgrad des
Ventilators (im Auslegungspunkt) ist, desto starker wird der exergetische Wirkungsgrad in der Nahe
der Heizgrenze (9, =15°C) reduziert.
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Leistungszahl der Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung des
Kompressors und Ventilators sowie mit Ein/Aus-Regelung in Abh&ngigkeit der
Umgebungstemperatur (Gesamtwirkungsgrad des Ventilators als Parameter)

Analog dazu sind die Verlaufe der Leistungszahlen in Abb. 8-11 dargestellt. Der Ventilator-
wirkungsgrad hat bei dieser Regelstrategie nur noch einen geringen Einfluss auf die Leistungszahl. In
der Nahe der Heizgrenze wird die Leistungszahl durch schlechte Ventilatorwirkungsgrade nur noch
leicht reduziert. Es zeigt sich damit, dass bei der simultanen Drehzahlregelung des Kompressors und
Ventilators weniger auf die Ventilatoreffizienz geachtet werden muss als bei alleiniger Regelung des
Kompressors.

Schliesslich sind die Jahresarbeitszahlen und exergetischen Jahreswirkungsgrade der erforderlichen
Heiztemperatur (ohne periodische Abtauungen) die relevanten Ergebnisse. Diese sind in Tab. 8-3
zusammengestellt.

Regelstrategie Kontinuierliche Kontinuierliche Leistungsregelung des
Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators
Kompressors
Ventilatorwirkungsgrad 0.10 0.25 0.50 0.10 0.25 0.50
Jahresarbeitszahl [-] 4.09 5.24 5.88 5.95 6.21 6.3
Exergetischer
Jahreswirkungsgrad der 0.38 0.46 0.50 0.51 0.53 0.54
erforderlichen Heiztemperatur [-]

Tab. 8-3:

Jahresarbeitszahlen und exergetische Jahreswirkungsgrade der erforderlichen Heiztemperatur der

Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors sowie mit
kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressors und Ventilators (Gesamtwirkungsgrad des
Ventilators als Parameter)

Die zusatzliche Drehzahlregelung des Ventilators ergibt eine weitere Verbesserung gegenuber der

alleinigen Regelung der Kompressordrehzahl.
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8.5 Vergleich der verschiedenen Regelstrategien

Abschliessend werden die erreichbaren Jahresarbeitszahlen und exergetischen Jahreswirkungsgrade
mit den verschiedenen Regelstrategien der Luft/Wasser-Warmepumpe unter Berilicksichtigung der
Antriebsverluste zusammengefasst. Die hier aufgefihrten Ergebnisse sind gultig fir einen
Gesamtwirkungsgrad des Ventilators von 50% und einen Antriebswirkungsgrad des Kompressors von
90%. Die hier verwendeten Wirkungsgrade erscheinen hoch, sollten jedoch langerfristig erreichbar
sein.

Regelstrategie Ein/Aus-Regelung Kontinuierliche Kontinuierliche
Leistungsregelung des Leistungsregelung des
Kompressors Kompressors und
Ventilators
Jahresarbeitszahl 3.11 5.88 6.3

Exergetischer

Jahreswirkungsgrad der 0.38 0.50 0.54
erforderlichen
Heiztemperatur

Tab. 8-4:  Jahresarbeitszahlen und exergetische Jahreswirkungsgrade der Luft/Wasser-Warmepumpe mit
verschiedenen Regelstrategien (mit Berlicksichtigung der Antriebsverluste in Kompressor und
Ventilator)

Bereits durch die alleinige Leistungsregelung des Kompressors kann die Effizienz der Luft/Wasser-
Warmepumpe gegentber der Ein/Aus-Regelung deutlich verbessert werden. Wird zusatzlich zum
Kompressor auch die Ventilatordrehzahl geregelt, wird die Jahresarbeitszahl gegentber der Ein/Aus-
Regelung rund verdoppelt.

8.6 Erkenntnisse
Die in Kapitel 8 gewonnenen Erkenntnisse werden nachfolgend zusammengefasst:

e Sowohl die Jahresarbeitszahlen wie auch die exergetischen Jahreswirkungsgrade werden durch
die Antriebsverluste in Kompressor und Ventilator um rund 12% reduziert.

e Wird bei Luft/Wasser-Warmepumpen mit kontinuierlicher Leistungsregelung lediglich die Drehzahl
des Kompressors variiert, so hat die Effizienz des Ventilators, also der Ventilatorwirkungsgrad
einen massgebenden Einfluss auf die zu erreichende Jahresarbeitszahl und den exergetischen
Jahreswirkungsgrad.

e Wird zusatzlich zum Kompressor auch die Drehzahl des Ventilators geregelt, wird der Einfluss des
Ventilatorwirkungsgrades gegenuber der alleinigen Regelung des Kompressors deutlich geringer.

e Beste Jahresarbeitszahlen und exergetische Jahreswirkungsgrade lassen sich durch die simultane
Regelung von Kompressor und Ventilator erreichen.

e Wird bei der Luft/Wasser-Warmepumpe mit kontinuierlicher Leistungsregelung des Kompressor ein
Ventilator mit einem gentgend hohen Wirkungsgrad eingesetzt, lassen sich auch mit dieser
Regelstrategie deutlich bessere Jahresarbeitszahlen und exergetische Jahreswirkungsgrade als
mit der Ein/Aus-Regelung der Warmepumpe erzielen. — Hier spielt die Wahl des Ventilators also
eine bedeutende Rolle.
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9 Schlussfolgerungen

Die Bedeutung der Exergie ist weit reichend. Technische Prozesse bendtigen zu ihrer Ausflihrung
Nutzarbeit, also Exergie, die aus Primarenergiequellen geschopft wird. Wenn man Primarenergie
sparen will, muss man exergetisch giinstige Prozesse einsetzen. Exergie ist also derjenige Teil der
Energie, "auf den es ankommt" — sie ist technisch und 6konomisch wertvoll. Es gibt keinen
Erhaltungssatz fur die Exergie, vielmehr wird sie vernichtet und unwiderruflich in Anergie
umgewandelt. Samtliche Energieumwandlungen sollten, soweit es das Kriterium der Wirtschaftlichkeit
erlaubt, einem reversiblen Prozess angeglichen werden.

Die energetische Bewertung ist fir die Beurteilung eines Warmepumpen-Prozesses (und beliebiger
anderer Prozesse) notwendig, aber nicht hinreichend. Uber die Prozessgiite gibt der zweite Hauptsatz
der Thermodynamik Auskunft. Die Anwendung des zweiten Hauptsatzes erfolgt anstelle von
abstrakten Entropiebilanzen vorteilhaft mit Exergiebilanzen. Die Exergie ist eine &usserst praktische
und anschauliche Bewertungsgrosse fiir warme- und kaltetechnische Prozesse. Mittels der Exergie-
Analyse lassen sich technisch-wirtschaftliche Beurteilungen bestmdéglich durchfihren.

Mit der hier durchgefiihrten Exergie-Analyse konnte eindriicklich gezeigt werden, dass die Ursache fur
die massig gute Effizienz herkdmmlicher Luft/Wasser-Warmepumpen mit Ein/Aus-Regelung die
ungiinstige Betriebscharakteristik ist, welche aus der Charakteristik des drehzahlkonstanten
Kompressors resultiert. Mit zunehmender Aussentemperatur steigt die Leistungszahl solcher Anlagen
zwar an — im Gegensatz dazu nimmt der exergetische Wirkungsgrad, als thermodynamisch
einwandfreie Bewertungsgrosse, jedoch ab. Die Thermodynamik des Heizens wiirde dagegen einen
Anstieg des exergetischen Wirkungsgrades erlauben. Mit steigender Aussentemperatur nimmt die
erforderliche Heizleistung des Gebaudes ab (geméss Heizkurve). Demgegenuiber ist das Verhalten
von Warmepumpen, deren Kompressor mit konstanter Drehzahl angetrieben wird, gerade kontréar: Je
kleiner die vom Gebdude geforderte Heizleistung und Heiztemperatur (bei Zunahme der
Aussentemperatur), umso hoher ist die erzeugte Heizleistung und -temperatur. Dieses Verhalten hat
zur Folge; dass mit steigender Aussentemperatur die Temperaturgefélle fir die Warmeubertragung in
Verdampfer und Kondensator ansteigen, eine deutliche Diskrepanz zwischen erforderlicher und
erzeugter Heiz(wasser)temperatur entsteht, der erzeugte Temperaturhub gegeniiber dem idealen
Temperaturhub weniger stark abnimmt und der exergetische Wirkungsgrad sich deutlich reduziert.

Durch die kontinuierliche Anpassung der erzeugten an die erforderliche Heizleistung mittels einer
geeigneten Leistungsregelung (z.B. Drehzahlregelung des Kompressors) lasst sich die Effizienz von
Luft/Wasser-Warmepumpen markant steigern. Bereits durch die alleinige kontinuierliche
Leistungsregelung des Kompressors erreicht man gegentber der Ein/Aus-Regelung deutlich bessere
Leistungszahlen und exergetische Wirkungsgrade. Bei dieser Regelstrategie spielt die Effizienz des
verwendeten Ventilators eine bedeutende Rolle und bestimmt massgeblich den Verlauf der
Leistungszahl und des exergetischen Wirkungsgrades. Die besten Leistungszahlen und exergetischen
Wirkungsgrade lassen sich durch kontinuierliche Leistungsregelung von Kompressor und Ventilator
erzielen. Die Berechnungen zeigen, dass die Jahresarbeitszahl mit dieser Regelstrategie gegeniber
der Ein/Aus-Regelung ungefahr verdoppelt werden kann.

In der vorliegenden Studie steht die Warmepumpe im Vordergrund. Zur Erreichung einer hohen
energetischen und exergetischen Effizienz bedarf es aber ganzheitlich optimierter L&sungen.
Voraussetzung dazu sind neben hocheffizienten Heizsystemen eine durchdachte Architektur und
verschiedene bauphysikalische Gebaudequalitaten. Weiter missen Gebaude, Heizsystem und
verwendete Warmepumpe bestmdéglich aufeinander abgestimmt werden, was die Zusammenarbeit
von Architekten, Gebaudetechnik-Planer sowie Warmepumpen-Herstellern bedingt.

Es bleibt zu hoffen, dass die vorliegende Studie ein Anstoss fur weitere Diskussionen zum Thema
effiziente Warmepumpen ist. Schliesslich wére es wiinschenswert, wenn das Thema Exergie-Analyse
vermehrt in die Ausbildung von Ingenieuren und Geb&udetechnik-Planern einfliessen wirde.
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10 Symbolverzeichnis

10.1 Lateinische Symbole

A Warmeubertragerflache m
Ay Warmeubertragerflache Kondensator m?
Ay Bendtigte Warmeubertragerfache des Kondensators m’
fur die Dampfsattigung (Abbau der Uberhitzung)
A Bendtigte Wéarmeubertragerfache des Kondensators m’
fur die reine Kondensation
Ays Benotigte Warmedlbertragerfache des Kondensators fur die m?
Kondensatunterkiihlung
Aq Flache der Gebaudehiille m?
A, Warmedbertragerflache Verdampfer m?
Ay, Benotigte Warmeubertragerfache des Verdampfers m?
fur die reine Verdampfung
Ay, Benotigte Warmedlbertragerfache des Verdampfers m?
fur die Dampfuberhitzung
a Konstante zur Berechnung des Warmedurchgangskoeffizienten W/(m? K)
im Verdampfer
b Konstante zur Berechnung des Warmedurchgangskoeffizienten [-]
im Verdampfer
b, Faktor zur Berechung der simultanen Wéarme- und JI(kg K)
Stoffibertragung im Verdampfer
C Kompensationsfaktor [-1
COP Leistungszahl [
c, Spezifische Warmekapazitat (bei konstantem Druck) J/(kg K)
Coo Spezifische Warmekapazitat Wasserdampf J/(kg K)
Cpg Spezifische Warmekapazitat gasférmiges Arbeitsfluid J/(kg K)
Cpw Spezifische Warmekapazitat Heizwasser J/(kg K)
C ko Spezifische Warmekapazitat ausgeschiedenes Kondensat JI(kg K)
Co Spezifische Warmekapazitat trockene Luft J/(kg K)
Cp Spezifische Warmekapazitat (siedendes) flissiges Arbeitsfluid J/(kg K)
Cow Spezifische Warmekapazitat Wasser J/(kg K)
dh Infinitesimale spezifische Enthalpieanderung J/kg
dp Infinitesimale Druck&nderung Pa
ds Infinitesimale spezifische Entropieanderung J/kg
daT Infinitesimale Temperaturanderung K
E., Chemische Energie J
E. Elektrische Energie J
E, Mechanische Energie J
Eq Exergiemenge der Warme J
Evus Exergieverlustmenge im Heizwarme-Verteilsystem J
wahrend einem Heizzyklus
E Exergiestrom W
E.. Exergiestrom der Luft am Austritt aus dem Verdampfer W
E.. Exergiestrom der Luft am Eintritt in den Verdampfer w
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Exergiestrom des Warmestroms

Heizexergiestrom der erzeugten Heizleistung

bei erzeugter Heiztemperatur

Heizexergiestrom der erforderlichen Heizleistung

bei erforderlicher Heiztemperatur

Exergiestrom aus Umgebung

Exergiestrom Heizwasserricklauf

Exergiestrom an Umgebung

Exergiestrom Heizwasservorlauf

Exergieverluststrom

Exergieverluststrom im Expansionsventil

Exergieverluststrom im Heizwarme-Verteilsystem (intermittierend)
Exergieverlusstrom im Heizwarme-Verteilsystem (kontinuierlich)
Innerer Exergieverluststrom

Exergieverluststrom im Kondensator

Exergieverluststrom im Kondensator (Dampfsattigung)
Exergieverluststrom im Kondensator (reine Kondensation)
Exergieverluststrom im Kondensator (Kondensatunterkiihlung)
Exergieverluststrom im Kompressor

Exergieverluststrom im Heizwarme-Abgabesystem (intermittierend)
Exergieverluststrom im Heizwarme-Abgabesystem (kontinuierlich)
Summe der Exergieverluststréme der Warmepumpen-Teilprozesse
Exergieverluststrom im Verdampfer

Exergieverluststrom im Verdampfer (reine Verdampfung)
Exergieverluststrom im Verdampfer (Dampfuberhitzung)

Innerer Exergieverluststrom des Ventilators

Exergiestrom in den Zustandspunkten des Warmepumpenprozesses
(=1-4)

Spezifische Exergie

Spezifische Exergie der erzeugten Heizwarme

Spezifischer Exergieverlust

Spezifischer Exergieverlust im Expansionsventil

Spezifischer Exergieverlust im Kondensator

Spezifischer Exergieverlust im Kompressor

Spezifischer Exergieverlust im Verdampfer

Spezifische Exergie in den Zustandspunkten des Warmepumpen-
Prozesses (j=1-4)

Warmepumpen-Betriebsverhéltnis

Enthalpiestrom

Enthalpiestrom in den Zustandspunkten des Warmepumpen-
Prozesses (j=1-4)

Spezifische Enthalpie

Spezifische Enthalpie der Luft am Austritt des Verdampfers
Spezifische Enthalpie der Luft am Eintritt in den Verdampfer

z =

=

£z

J/kg
J/kg
J/kg
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h, Spezifische Enthalpie bei Umgebungstemperatur und J/kg
Umgebungsdruck

h, Spezifische Enthalpie in den Zustandspunkten des Warmepumpen-  J/kg
Prozesses (j=1-4)

h,. Spezifische Enthalpie nach Kompressor bei isentroper Kompression  J/kg

h,, Spezifische Enthalpie beim Verdampfungsdruck auf der Siedelinie Jikg

h’, Spezifische Enthalpie beim Verdampfungsdruck auf der Taulinie J/kg

JAZ Jahresarbeitszahl [-1

K Substitution fir (x-1)/«x [-]

k Warmedurchgangskoeffizient W/(m? K)

K Warmedurchgangskoeffizient Kondensator W/(m? K)

Kii Warmedurchgangskoeffizient Kondensator W/(m?® K)
(Dampfiiberhitzung)

Ky Warmedurchgangskoeffizient Kondensator W/(m? K)
(reine Kondensation)

Kya Warmedurchgangskoeffizient Kondensator W/(m? K)
(Kondensatunterkihlung)

kg Mittlere Warmedurchgangskoeffizient Geb&audehille W/(m? K)

ky Warmedurchgangskoeffizient Verdampfer W/(m? K)

Ky. Warmedurchgangskoeffizient Verdampfer W/(m? K)
(reine Verdampfung)

Ky, Warmedurchgangskoeffizient Verdampfer W/(m? K)
(Dampfiiberhitzung)

m Exponent zur Berechnung der erforderlichen Heiztemperatur [-]

m Massenstrom kg/s

m, Massenstrom Arbeitsfluid kals

My Massenstrom Heizwasser ka/s

m, Massenstrom Luft kgl/s

P Mechanische Antriebsleistung W

Py Elektrische Antriebsleistung w

P, Innere Kompressorleistung W

Py Elektrische Antriebsleistung des Kompressors W

P Minimale Antriebsleistung der reversiblen Warmepumpe w

Pyent Elektrische Antriebsleistung des Ventilators w

Pyenti Innere Ventilatorleistung w

APy, Exergieverluststrom Kompressor-Antrieb w

APy Exergieverluststrom Ventilator-Antrieb w

p Druck Pa

P« Kondensationsdruck Pa

Py Umgebungsdruck Pa

Py Verdampfungsdruck Pa

P; Druck in den Zustandspunkten des Warmepumpen-Prozesses Pa
(=1-4)

Ap, Luftseitiger Druckverlust Pa
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Qx
Qu

Qu
Q
QHNenn
Q«

QKl

QKZ
QKS
Qrras

Warmemenge

Erzeugte Warmemenge wahrend eines Heizzyklus
Erforderliche Warmemenge wéahrend eines Heizzyklus
Warmestrom

Erzeugte Heizleistung

Erforderliche Heizleistung

Nominale Heizleistung

Warmestrom im Kondensator

Warmestrom im Kondensator (Dampfsattigung)
Warmestrom im Kondensator (reine Kondensation)
Warmestrom im Kondensator (Kondensatunterkiihlung)
Maximal erforderliche Heizleistung

Warmestrom aus Umgebung der realen Warmepumpe
Latenter Warmestrom aus Umgebung

Sensibler Warmestrom aus Umgebung

Warmestrom aus Umgebung der reversiblen Warmepumpe
Warmestrom im Verdampfer

Latenter Warmestrom im Verdampfer

Sensibler Warmestrom im Verdampfer

Warmestrom im Verdampfer (reine Verdampfung)
Warmestrom im Verdampfer (Dampfiiberhitzung)
Spezifische Heizwarme

Spezifische Warme aus Umgebung

Spezifische Warme im Verdampfer

Individuelle Gaskonstante Arbeistfluid

Individuelle Gaskonstante Wasserdampf

Individuelle Gaskonstante Luft (trocken)
Verdampfungsenthalpie Arbeitsfluid
Erstarrungsenthalpie Wasser

Kondensationsenthalpie Arbeitsfluid bei Kondensationstemperatur

Sublimationsenthalpie von Wasser

Verdampfungsenthalpie Arbeistfluid bei Verdampfungstemperatur

Verdampfungsenthalpie Wasser

Spezifische Entropie

Irreversible Entropie-Zunahme

Irreversible Entropiezunahme im Kompressor
Spezifische Entropie bei Umgebungstemperatur und
Umgebungsdruck

Spezifische Entropie in den Zustandspunkten des Warmepumpen-

Prozesses (j=1-4)

Spezifische Entropie beim Verdampfungsdruck auf der Siedelinie
Spezifische Entropie beim Verdampfungsdruck auf der Taulinie

Absolute Temperatur
Erzeugte Heiztemperatur

S§gssssssxzggg2 0@
«Q «

J/kg
JI(kg K)
J/(kg K)
J/(kg K)
Jikg
J/kg
Jlkg
J/kg
J/kg
J/kg
J/kg
J/kg
J/kg
J/kg

J/kg

J/kg
J/kg
K
K
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T, Erforderliche Heiztemperatur K
TH Zeitlicher Mittelwert der erzeugten Heiztemperatur K
wahrend dem Betriebszyklus
Thimax Maximal erforderliche Heiztemperatur K
Ty Kondensationstemperatur K
Tas Mittleres Temperaturniveau im Kondensator (Dampfséttigung) K
T Mittleres Temperaturniveau im Kondensator (reine Kondensation) K
T Mittleres Temperaturniveau im Kondensator (Kondensatunterkiihlung) K
T Mittlere Kondensationstemperatur K
Teo Temperatur des ausgeschiedenen Kondensats im Verdampfer K
Tia Austrittstemperatur der Luft K
Te Eintrittstemperatur der Luft K
TL Mittlere Lufttemperatur im Verdampfer K
T Raumtemperatur K
TaL Erzeugte Rucklauftemperatur des Heizwassers K
To Erforderliche Ricklauftemperatur des Heizwassers K
TaL Zeitlicher Mittelwert der erzeugten Ricklauftemperatur K
wahrend dem Betriebszyklus
Ty Umgebungstemperatur K
Tomin Minimale Umgebungstemperatur K
Ty Verdampfungstemperatur K
Ty, Mittleres Temperaturniveau im Verdampfer (reine Verdampfung) K
Ty, Mittleres Temperaturniveau im Verdampfer (Dampfiiberhitzung) K
TV Mittlere Verdampfungstemperatur K
T Erzeugte Vorlauftemperatur des Heizwassers K
T Erforderliche Vorlauftemperatur des Heizwassers K
To Zeitlicher Mittelwert der erzeugten Vorlauftemperatur K
wahrend dem Betriebszyklus
T, Temperatur in den Zustandspunkten des Warmepumpenprozesses K
(=1-4)
AT Temperaturgefalle K
ATy, Dampfuberhitzung nach Kompressor beziglich K
der Kondensationstemperatur
AT Temperaturgleit im Kondensator K
ATgy Temperaturgleit im Verdampfer K
AT, Temperaturgefalle im Heizwarme-Verteilsystem zwischen K
erzeugter und erforderlicher Heiztemperatur
ATy Temperaturhub K
AT, ubideal Minimaler Temperaturhub beziglich der erforderlichen K
Heiztemperatur
AT ubmin Minimaler Temperaturhub bezuglich der gewtinschten K
Raumtemperatur
AT w Heizwassererwarmung im Kondensator K

ATy Temperaturgefalle im Kondensator K
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AT, Mittleres Temperaturgefélle im Kondensator (Dampfsattigung)

ATy, Mittleres Temperaturgeféalle im Kondensator (reine Kondensation)

ATy Mittleres Temperaturgefélle im Kondensator (Kondensatunterkiihlung)

AT, Abkuhlung der Luft im Verdampfer

ATy Temperaturgefalle vom Heizwarme-Verteilsystem an den Raum

ATy, Kondensatunterkiihlung

AT, Dampflberhitzung im Verdampfer

AT, Temperaturgefalle im Verdampfer

AT, Mittleres Temperaturgefalle im Verdampfer (reine Verdampfung)

AT, Mittleres Temperaturgefélle im Verdampfer (Dampfiiberhitzung)

to Einschaltzeitpunkt der Warmepumpe

t, Ausschaltzeitpunkt der Warmepumpe

t, Endzeitpunkt der Stillstandszeit

A Volumenstrom Luft

Vy Normvolumenstrom des Arbeitsfluids im Kompressor

W Kompressorarbeit wahrend einem Heizzyklus

w, Luftgeschwindigkeit im lamellierten Querschnitt des Verdampfers

w, Spezifische innere Arbeit des Kompressors

X Feuchtegehalt der Luft

Xp Dampfgehalt des Arbeitsfluids nach Expansionsventil

XA Feuchtegehalt der Luft am Austritt aus dem Verdampfer

X e Feuchtegehalt der Luft am Eintritt in den Verdampfer

Xy Feuchtegehalt der Luft bei Umgebungszustand

AX,, Mittleres Feuchtigkeitsgefélle im Verdampfer

Z Realgasfaktor

z Anzahl Tage pro Jahr

10.2 Griechische Symbole

€ Leistungszahl

€ Jahresarbeitszahl

€rey Ideale Leistungszahl der reversiblen Warmepumpe

€reva Bestmdgliche Leistungszahl der reversiblen Warmepumpe
bezlglich der erzeugten Heiztemperatur

Erova Bestmagliche Leistungszahl der reversiblen Warmepumpe
bezlglich der erforderlichen Heiztemperatur

€revhs Bestmadgliche Leistungszahl des reversiblen Heizsystems
mit Warmepumpen

€revi Innere Leistungszahl der reversiblen Warmepumpe

9 Temperatur

9y Erzeugte Heiztemperatur

9y Erforderliche Heiztemperatur

max Maximal erforderliche Heiztemperatur

Srpe Taupunkttemperatur der Luft am Eintritt in den Verdampfer

N Umgebungstemperatur

Exergetischer Wirkungsgrad

nw n o X X XX XXXXXAX

[]
°C
°C
°C
°C
°C
°C
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Nexa Ausserer exergetischer Wirkungsgrad beziiglich der [-]
erzeugten Heiztemperatur
nexa* Ausserer exergetischer Wirkungsgrad beziiglich [-]
der erforderlichen Heiztemperatur
NexHs Ausserer exergetischer Wirkungsgrad des Heizsystems [-]
mit Warmepumpen
Nexi Innerer exergetischer Wirkungsgrad [-]
Nexrev Exergetischer Wirkungsgrad der reversiblen Warmepumpe [-]
Ne Carnotfaktor [-]
Nca Carnotfaktor beziglich der erzeugten Heiztemperatur [-]
Tlcﬁ* Carnotfaktor beziiglich der erforderlichen Heiztemperatur [-]
Neus Carnotfaktor bezuglich der Raumtemperatur []
Nei Carnotfaktor beziiglich der inneren Prozesstemperaturen [-]
Nipa Antriebswirkungsgrad des Kompressors []
Nkpel Wirkungsgrad des Elektromotors (Kompressor) [-]
Nkprm Mechanischer Wirkungsgrad des Kompressors [-]
Ns Isentroper Kompressorwirkungsgrad [-]
Nventel Wirkungsgrad des Elektromotors (Ventilator) [-]
Nventi Innerer Ventilatorwirkungsgrad []
Nventm Mechanischer Wirkungsgrad des Ventilators [-]
Nvento Gesamtwirkungsgrad des Ventilators [-]
Isentropenexponent des Arbeitsfluids []
A Nutzliefergrad des Kompressors [-]
A Warmeleitfahigkeit Luft (trocken) W/(m K)
Aw Warmeleitfahigkeit Wasser W/(m K)
[0) Druckverhaltnis [
v Kinematische Viskositat m?/s
oL Dichte Luft (trocken) kg/m®
Pw Dichte Wasser kg/m®

v Warmestromverhaltnis [-]
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Al Kompressortyp und Charakteristik

Die ,treibende Kraft* jeder Kompressions-Warmepumpe ist der Kompressor. Dieser saugt das kalte
Sauggas bei Verdampfungsdruck p, an und komprimiert es auf den hoheren Kondensations-
druck py.

Kompressoren gibt es in diversen Bauarten. Im Rahmen dieser Forschungsstudie werden
verschiedene Verdichtertypen fiir die Anwendung in Luft/Wasser-Warmepumpen untersucht. In
heutigen auf dem Markt erhaltlichen Warmepumpen werden ublicherweise Scroll- oder Hubkolben-
kompressoren verwendet.

Al.l Verwendete Kompressortypen

A1.1.1 Scrollkompressoren

Das Verdichtungskonzept des Scrollkompressors besteht darin, dass eine Evolventenspirale mit einer
ebensolchen zweiten Spirale eine Reihe sichelférmiger Gastaschen bildet. Beim Verdichten bleibt die
eine Spirale stationéar (feste Spirale), wahrend die andere (orbitierende Spirale) auf dieser abrollt. Im
Verlauf dieser Bewegung werden die Gastaschen zwischen den beiden Formen langsam zum
Mittelpunkt der beiden Spiralen verschoben, wobei zugleich ihr Volumen abnimmt.

Der Scrollkompressor arbeitet somit nach dem volumetrischen Prinzip. Da die Volumenreduktion in
der Spirale konstruktiv gegeben ist, ist auch das Druckverhéltnis des Verdichters bestimmt. Der
Scrollkompressor benétigt somit keine Ventile. Ist nun das von der Anlage geforderte Druckverhéltnis
kleiner als das Druckverhéltnis des Verdichters, kommt es am Austritt der Spiralen zu einer
Rickexpansion des komprimierten Gases.

Im Rahmen dieser Studie wird ein einstufiger, halbhermetischer, sauggasgekihlter Scrollkompressor
der Firma Copeland verwendet.

Die Abdichtung zwischen den Spiralflanken wird im Betrieb durch die Fliehkraft erreicht. Aus diesem
Grund eignen sich Scrollkompressoren nur in einem kleinen Bereich fur die Drehzahlvariation.

Al1.1.2 Hubkolbenkompressoren

Die alteste und wohl immer noch am meisten verbreitete Bauart von Kompressoren ist der Hubkolben-
kompressor. Er ist robust, ausgereift und relativ billig herzustellen. Sein Hauptnachteil sind die freien
Massenkrafte, welche entsprechende Massnahmen gegen die Ubertragung von Schiittel-
schwingungen verlangen.

In dieser Studie werden halbhermetische Hubkolbenverdichter der Firma Bitzer verwendet.

Der Antriebsmotor ist fliegend auf der Verdichterwelle angeordnet und wird bei sauggasgekihlter
Ausfiihrung vom Sauggas durchstromt. Die Motorkihlung, insbesondere bei hdheren spezifischen
Belastungen, erfolgt somit durch das kalte Sauggas.

Al.2 Kompressorcharakteristik

Im folgenden Abschnitt werden die fir die mathematisch-physikalische Simulation der Luft/Wasser-
Warmepumpe bendtigten Kenngrdssen der verschiedenen verwendeten Kompressoren hergeleitet.

Im Rahmen dieser Studie wurden die zwei folgenden Kompressortypen verwendet:
e Scrollkompressor: Copeland ZR 40 K 3E (halbhermetisch, Betrieb mit R407C)
e Hubkolbenkompressor:  Bitzer 2EC-3.2Y (halbhermetisch, Betrieb mit R407C)
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Al.2.1 Normvolumenstrom

Der Normvolumenstrom VN ist durch das geometrische Volumen des Kompressions-Raumes, sowie
durch die Nenndrehzahl des Kompressors gegeben. Fir die verwendeten Kompressoren gilt:

e Scrollkompressor: VN =9.44m*/h bei 50 Hz Netzfrequenz
e Hubkolbenkompressor: VN =11.36m3/h bei 50 Hz Netzfrequenz
Al1.2.2 Realgasfaktor

Zur Berechnung des Arbeitsfluid-Massenstromes wird in GIl. (164) der Realgasfaktor Z fir das
Arbeitsfluid benétigt. Dieser kann jeweils fur ein Arbeitsfluid in Funktion von Druck und Temperatur
ermittelt werden. In Gl. (164) wird ein gemittelter Wert (Temperatur und Druck wahrend der
Kompression gemittelt) fir den Realgasfaktor verwendet. Fiir R407C gilt:

Z2=0.94

Al1.2.3 Nutzliefergrad

Der Nutzliefergrad A ist das Verhdltnis aus effektiv angesaugtem Volumenstrom \'/eff bezogen auf
den Nennvolumenstrom V,, welcher bei volumetrischen Kompressoren durch die Geometrie des
Kompressionsraumes gegeben ist.
Vv
r=—="20.6..09

N

Der Liefergrad ist massgeblich abh&ngig vom Druckverhaltniso =p, /p, . Mit steigendem Druck-
verhaltnis wird der Liefergrad schlechter. Dies gilt fir Hubkolben- als auch fiir Scrollkompressoren. Bei
Scrollkompressoren reduziert sich der Liefergrad aufgrund der mit steigendem Druckverhéltnis
grésser werdenden Leckagen zwischen den Flanken der Orbitalspiralen. Demgegenuber ist bei
Hubkolbenkompressoren der Schadraum (Raum fiir Ein- und Auslassventile) fir die Reduktion des
Liefergrads verantwortlich.

Der Liefergrad kann in Funktion des Druckverhaltnisses aus den Herstellerdaten ermittelt werden.
Anhand dieser Daten kann der vom Kompressor geforderte Arbeitsfluid-Massenstrom m, in Funktion
des Druckverhéltnisses ¢ sowie der Eintrittstemperatur T, ermittelt werden. Der Liefergrad kann jetzt
in Funktion des Druckverhéltnisses berechnet und eine Regressionsgleichung gebildet werden.

m,(¢,T,)-Z-R-T.
7\‘:7\‘(@): f 1 _ 1
pv(Tv)'VN

Es ergeben sich die in Abb. A 1 dargestellten Regressionsgleichungen zur Berechnung des Liefer-
grads des Scroll- und Hubkolbenkompressors.
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Abb. A 1: Liefergrad Scroll- und Hubkolbenkompressor

Al.2.4 Isentroper Kompressorwirkungsgrad

Der isentrope Kompressorwirkungsgrad mn, bestimmt die im Kompressor entstehenden Exergie-
Verluste massgeblich und stellt somit eine wichtige Kenngrdsse dar. Der isentrope Kompressor-
wirkungsgrad ist analog zum Liefergrad wiederum eine Funktion des Druckverhéltnisses ¢ . Aus
Herstellerdaten kann die zugefuhrte elektrische Leistung P, des Kompressors in Abhéngigkeit des
Druckverhéltnisses ¢ sowie der Verdichtereintrittstemperatur T, berechnet werden. Mit dem
Arbeitsfluid-Massenstrom m; sowie einem angenommenen Antriebswirkungsgrad n,,, lasst sich

daraus die spezifische innere Kompressorarbeit w; berechnen:

_ Py “Mkpa

m;

Wird das gasformige Arbeitsfluid wahrend der Kompression von p,, auf p, als ideales Gas betrachtet,

gilt fir die spezifische innere Kompressorarbeit:

Fur den isentropen Kompressorwirkungsgrad in Funktion des Druckverhaltnisses gilt somit:

)
¥ Pel((PaTl)'rleA

MNs =ns((P):T1'C

Ms

Die resultierenden isentropen Wirkungsgrade des Scroll- und Hubkolbenkompressors sind in Abb. A 2

in Funktion des Druckverhéltnisses dargestellt.
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Abb. A 2: Isentroper Kompressorwirkungsgrad Scroll- und Hubkolbenkompressor
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A2 Mathematisierung des Druckverhaltnis
Nachfolgend wird das in Gl. (109) verwendete Druckverhdltnis hergeleitet. Allgemein gilt fir das
Druckverhaltnis mit p, =p, und p, =pg:

p="2="K (108)

Mit der Gleichung von Clausius-Clapeyron kann die Dampfdruckkurve des Arbeitsfluids mathe-
matisiert werden. Dabei gilt:

r{1 1

Y

P=pPo 'eR
Somit gilt fir den Verdampfungsdruck p,, bzw. den Kondensationsdruck p, nach Clausius-Clapeyron:

rfrt
To Tk

pszzzpo'eR
r 1 1
pv=p1=po-eR{T° a

Durch Einsetzten in Gl. (108) ergibt sich Druckverhaltnis in Abhangigkeit der relevanten Prozess-
temperaturen T, und T:

L.[ 1 1] L[TK?T\,] r AT
p_K:eR T Z @RI oR T (109)

Mit der Gleichung von Clausius-Clapeyron konnten die Dricke p,, und p, somit aus dem Druck-
verhaltnis eliminiert und durch die relevanten Prozesstemperaturen ersetzt werden.
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A3 Vereinfachung der Exergieverluste im Kompressor

In einem ersten Schritt wird die Reihenentwicklung der in Gl. (110) enthaltenen Exponential-Funktion
aufgezeigt. Dabei muss der Giltigkeitsbereich ermittelt und Uberprift werden. Fir die Reihen-
entwicklung der Exponential-Funktion gilt;

€ =14 X+ x4 Ex® +Lxt
2 6 24
Zur Erreichung einer relevanten Vereinfachung der Gl. (110) muss die Reihentwicklung nach dem
ersten Term abgebrochen werden. Unter der Vorraussetzung, dass der relative Fehler bezogen auf
die exakte Funktion betragen darf, kann der Gliltigkeitsbereich der x-Werte wie unten dargestellt
eingeschréankt werden. Dazu wird der relative Fehler der vereinfachten Funktion bezogen auf die
exakte Exponential-Funktion in Abhéngigkeit der x-Werte in Abb. A 3 aufgezeigt.

70

60

50
40

) pd
. e

) pd

0.0 0.5 1.0 15 2.0
x-Werte [-]

Relativer Fehler [%)]

Abb. A 3: Relativer Fehler der vereinfachten Funktion bezogen auf die exakte Exponential-Funktion

Gemass Abb. A 3 lasst sich der Gultigkeitsbereich der x-Werte wie folgt einschranken:

K‘é[%f%] r(1 1
e“=e v */=>x=K-—.|—-—|=0...05
R\T, T

Zur Uberpriifung des Giiltigkeitsbereiches der x-Werte wird eine Kontrollrechung mit R407C durch-
gefuhrt: Betriebsbedingungen: T, =259.15K, T, =312.15K; Stoffdaten: K =0.111, r =230kJ/kg,
R =79.6J/kgK

Gemass obiger Gleichung ist x =0.21. Die Kontrolle mit den getroffenen Annahmen zeigt, dass eine
Reihenentwicklung der Exponential-Funktion mit Abbruch nach dem ersten Term zulassig ist. Somit

gilt:

Wiederum eingesetzt in GI. (110) ergibt sich:

T[ |(LKE(TLTLJ1J[TLTLJ]
Ny v K v K
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Damit eine einfache Interpretation der obigen Gleichung méglich wird, soll die Logarithmus-Funktion
wiederum durch eine Reihenentwicklung approximiert werden. Fur die Reihenentwicklung der
Logarithmus-Funktion gilt:

1 1 1
INX)=(x-1)-=-(x-D?>+=-(x-D> -=-(x-D* +...
(x)=( )2()3()4()
Damit sich die gewtlinschte Vereinfachung der Gl. (110) ergibt, muss die Reihenentwicklung wiederum

nach dem ersten Term abgebrochen werden. Abb. A 4 zeigt den durch die Vereinfachung
hervorgerufenen, relativen Fehler bezogen auf die exakte Funktion in Abhangigkeit der x-Werte.

60 [
40|
g 2]
5 - - - - _/Z _____
= 0
S C
9 o / _________
g -20¢
ks C
¢ 40f
-60 |
_80: A Y WA A T SO T S A S S SR A S TR ST S
0.5 1.0 15 2.0
x-Werte [-]
Abb. A 4: Relativer Fehler der vereinfachten Funktion bezogen auf die exakte Logarithmus-Funktion

Der Glltigkeitsbereich der x-Werte lasst sich wiederum wie folgt eingrenzen, so dass der relative
Fehler der vereinfachten Funktion bezogen auf die exakte Logarithmus-Funktion nicht grosser als
10% wird.

B B | e e ESLLICE

MNsv T, Tk Nsv RT, Ty

Mit den oben angegebenen Betriebsbedingungen und Stoffdaten (R407C) sowie unter der Annahme
eines isentropen Kompressorwirkungsgrades von 75% ergibt sich ein x-Wert von x =1.28. Obwohl
der x-Wert des zu entwickelnden Terms knapp ausserhalb des Giiltigkeitsbereichs liegt, wird die
Reihenentwicklung durchgefuhrt.

Unter Einbezug der Identitat nach Gl. (111) ergibt sich:

ATHub 1
e =T fe——Hb | = 1 112
e Y Ty '(Tv + ATHub) [ns j ( )

Die Genauigkeit dieser stark vereinfachten Funktion zur Berechnung der spezifischen Exergieverluste
der Kompression soll jetzt Gberpriift werden.
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Relativer Fehler [%)]
o N

gl b e
-10 -5 0 5 10 15
Umgebungstemperatur [°C]
Abb. A 5: Relativer Fehler der spezifischen Exergieverluste der Kompression nach Gl. (112) bezogen auf

Gl. (110)

Der in Abb. A 5 dargestellte relative Fehler der vereinfachten Funktion (Gl. (112)) bezieht sich auf Gl.
(110). Der in Gl. (112) benétigte isentrope Kompressorwirkungsgrad wurde dabei gemass Anhang Al
modelliert. Die resultierenden Fehler sind gering: maximal rund 4%. Gleichung (112) liefert somit eine
gute Approximation zur Berechnung der spezifischen Exergieverluste der Kompression.
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A4 Spezifische Enthalpie und Entropie nach dem Expansionsventil

In Abschnitt 2.1 wurde gezeigt, dass der Energiestrom bzw. der Enthalpiestrom eines Stoffstromes
Uber die Drossel (Expansionsventil) unverandert bleibt. Das Expansionsventil arbeitet somit in guter
Naherung isenthalp. Die in der Herleitung verwendeten Bezeichnungen sind in Abb. 4-3 bzw. Abb. A 6
dargestellt. Die spezifischen Enthalpien werden analog zu den spezifischen Entropien bezeichnet.

Px
2 —
AT,
h-:<z Di
T ATCSC ‘.:
K — \
T, 0
ATHub E:: Py
[
T
T, . -:4 AT,
1 1
X% 1)
]
$, S, S

Abb. A6: T,s-Diagramm mit spezifischen Entropien

Arbeitet das Expansionsventil isenthalp, so gilt fur die spezifischen Enthalpien vor und nach der
Drossel:

Der Zustandspunkt 3 liegt auf der Siedelinie. Somit gilt:
h, =h}

Der Zustandspunkt 4 (Austritt Expansionsventil bzw. Eintritt Verdampfer) liegt im Nassdampfgebiet.
Seine spezifische Enthalpie kann mit dem Dampfgehalt x, berechnet werden. Der Dampfgehalt xp
im Nassdampfgebiet ist definiert mit:

_ _m
XD_ ' "
m +m m

n

Dabei steht m' fir die Masse siedender Flissigkeit und m" fiir die Masse Sattdampf. Fur die
spezifische Enthalpie h, gilt somit:

h, =h} +x, - (h} -h;)
mit;
hy —h, =r,

Es ergibt sich Gl. (116) mit der spezifischen Verdampfungsenthalpie r, beim zugehdrigen
Verdampfungsdruck p,, =p, zur Berechnung der spezifischen Enthalpie h,:
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h, =h, +x, - (h% =h})=h, +xp -1, (116)

Analog zur spezifischen Enthalpie h, des Zustandpunktes 4 kann auch die spezifische Entropie s,
bei diesem Zustandspunkt berechnet werden.

Sy =S, +Xp (s} -s})
dabei gilt:
” !’
sy —S, =S,

Die Verdampfungsentropie s, lasst sich mittels der Verdampfungsenthalpie r, und der zugehdrigen
Verdampfungstemperatur T,, berechnen.

Es ergibt sich Gl. (117) zur Berechnung der spezifischen Entropie s, .

r
s4=s;+xD~(sﬁ—s;)=s;+xD~Ti (117)
\Y
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A5 Vereinfachung der Exergieverluste im Expansionsventil

Gleichung (125) zur Berechnung der spezifischen Exergieverluste der Drossel enthalt eine
Logarithmus-Funktion, welche eine einfache Interpretation dieser Gleichung erschwert. Diese
Logarithmus-Funktion kann wiederum mittels einer Reihenentwicklung approximiert werden:

In(x):(x—l)—%-(x—l)z +%~(x—1)3 —%-(x—l)“ ;..

Mit dem Ziel, eine markante Vereinfachung der GI. (125) zu erreichen, muss die Reihenentwicklung
nach dem ersten Term abgebrochen werden. Der resultierende Fehler der vereinfachten Funktion
bezogen auf die exakte Logarithmus-Funktion ist in Abb. A 4 in Funktion der x-Werte dargestellt.

Damit der resultierende relative Fehler der vereinfachten Funktion bezogen auf die exakte Funktion
nicht grosser als 10% wird, kann der Giiltigkeitsbereich wie folgt eingeschrankt werden:

T T T
In(x) = In i ~In L |=>x=-L=08..1.2
Ty + ATy — ATy, Ty Ty

Unter der Annhame von T, =259.15K und T, =312.15K ergibt sich ein x-Wert von x =0.83. Eine
Reihenentwicklung der Logarithmus-Funktion mit Abbruch nach dem ersten Term ist somit zul&ssig.
Es qilt also:

In Tv ~ Tv -1
Ty + ATy, — ATy, T, + AT — ATy

In GI. (125) eingesetzt ergibt sich:

ATHubZ
\ A\ Hub

Die Genauigkeit dieser stark vereinfachten Funktion zur Berechnung der spezifischen Exergieverluste
der Drosselung soll wiederum Uberpruft werden.
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Abb. A7: Relative Fehler der spezifischen Exergieverluste der Drosselung bezogen auf Gl. (125)

Die in Abb. A 7 dargestellten relativen Fehler beziehen sich auf die nicht vereinfachte GI. (125). Die
mittels der Reihenentwicklung vereinfachte Gleichung liefert schlechte Resultate. Der bei der
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Reihenentwicklung in Kauf genommene relative Fehler von 10% beeinflusst die Resultate stark. Dies
kdnnte mit einer Fehlerfortpflanzungs-Rechnung gezeigt werden.

Wird die vereinfachte Gleichung mit dem Faktor 0.5 korrigiert, ergibt sich Gl. (126), welche gute
Resultate liefert und leicht interpretierbar ist. Gleichung (126) stellt somit eine geeignete
Approximation zur Berechnung der spezifischen Exergieverluste der Drosselung dar.

A-I—Hubz
T2 +Ty - AToy

1

eve * Ty C,y ._.{ (126)

2

Fur die Verwendung in Simulationsprogrammen wird Gl. (125) empfohlen, da diese die besten
Resultate liefert.
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A6 Iterationsablauf zur Ermittlung der Betriebscharakteristik

Die zur Ermittlung der Betriebscharakteristik bendétigten Prozessgleichungen werden in Kapitel 5
aufgefuhrt. Anhand der Prozessgleichungen (Gl. (164)—-(191)) kann der sich einstellende Betriebs-
punkt (Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen, Arbeitsfluid-Massenstrom, Heizleistung usw.)
in Funktion der Umgebungstemperatur iterativ ermittelt werden. Im Rahmen dieser Studie wurde zur
Berechnung der Betriebscharakteristik ein Iterationsprogramm in MAPLE erstellt.

Ablauf des lterationsprogramms:

e FEinlesen der bendtigten Stoffwerte und Konstanten (z.B. Flachen der Warmeubertrager, Warme-
durchgangskoeffizienten, Verdichterkennzahlen usw.)

o Festlegen der Startwerte: Als Startwert wird die Verdampfungstemperatur mit der Umgebungs-
temperatur gleichgesetzt, und fir die Kondensationstemperatur wird die Vorlauftemperatur gemass
der Heizkurve eingesetzt. Die Vorlauftemperatur ist dabei analog zur Ricklauftemperatur eine
Funktion der Umgebungstemperatur.

e Mit den obigen Startwerten werden Gl. (164) bis (191) berechnet.

e |n einem weiteren Schritt werden mit Hilfe der GIl. (175) und (186) die neuen Startwerte der
Verdampfungs- bzw. die Kondensationstemperatur fiir den nachsten Iterationsdurchgang
berechnet.

e Anschliessend werden die Berechnungen (Punkt 3 und 4) erneut ausgefiihrt und die wiederum neu
berechneten Werte der Verdampfungs- und Kondensationstemperatur erneut als Startwerte der
Verdampfungs- und Kondensationstemperatur eingesetzt.

e Diese Berechnungsschleife wird solange durchgefiihrt bis die Anderung der Kondensations- bzw.
der Verdampfungstemperatur vom Durchgang n zum Durchgang n+1 kleiner als 0.001 K wird.

e Sobald das Konvergenzkriterium erfiillt ist, wird die Berechnungsschlaufe abgebrochen, und die
relevanten Daten (Verdampfungs- und Kondensationstemperatur, Heizleistung, Kompressor-
leistung, Temperaturdifferenzen fir die Wéarmeubertragung, Temperaturhub usw.) werden aus-
gelesen.

Der Ablauf des Iterationsprogramms lasst sich fir ein besseres Verstandnis auch graphisch dar-
stellen.
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| Programm Start |
v
Konstanten und
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Die Betriebscharakteristik einer Warmepumpe ist massgeblich abhéngig vom Kompressortyp. Es ist
somit zwingend notwendig, diese fur sdmtliche betrachtete Kompressortypen separat zu berechnen.

Konvergenzkriterium
erreicht

lJa

| Programm Ende |

erreicht

Nein
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A7 Daten zur simulierten Luft/Wasser-Warmepumpe

Im Rahmen dieser theoretischen Exergie-Analyse wurde die im Labor der Hochschule Luzern —
Technik & Architektur aufgestellte Luft/Wasser-Warmepumpe mit Ein/Aus-Regelung simuliert und
exergetisch bewertet. Dabei handelt es sich um die folgende Maschine:

Typ: Luft/Wasser-Warmepumpe PPL 401
Hersteller: Steinmann Apparatebau AG
Alpenweg 4

3038 Kirchlindach

Technische Daten:

Arbeitsfluid: R 407C
Kompressor: Scrollkompressor — siehe Anhang Al
Verdampfer: Lamellenluftkiihler mit 4 Rohrreihen in der Tiefe

totale Warmedibertragerflaiche A,, =18.2m*

Kondensator: Plattenwarmedubertrager
totale Warmetibertragerflache A, = 0.92m?
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A8 Verdampfung und Kondensation von Mehrstoffgemischen

In der Kaltetechnik haben Mehrstoffgemische bereits eine langere Tradition. Mehrstoffgemische
werden unterschieden in so genannt azeotrope und zeotrope Kaltemittel. Dabei weisen azeotrope
Mehrstoffgemische ein &hnliches Verhalten wie Einstoff-Kaltemittel auf. Im Gegensatz zu azeotropen
Gemischen (z.B. R134A, R502, R507A), die sich bei der Verdampfung und Kondensation wie Einstoff-
gemische verhalten, erfolgt die Phasenanderung bei zeotropen Gemischen ,gleitend” Uber ein
gewisses Temperaturband. Dieser Temperaturgleit wahrend der Verdampfung und Kondensation
kann mehr oder weniger stark ausgepragt sein [11].

Im Waéarmepumpen-Prozess bedeutet das zeotrope Verhalten eine leichte Temperaturzunahme
wahrend der Verdampfung und eine geringe Temperaturabnahme wahrend der Kondensation. Dieses
Verhalten ist in Abb. A 8 im log p,h-Diagramm dargestellt.

log p|
s = konst
Siedelinie i
P«
Py
T = konst
Taulinie

v

Abb. A 8: log p,h-Diagramm eines zeotropen Gemisches (z.B R407C) mit Warmepumpen-Prozess

Weist das Arbeitsfluid wahrend der Verdampfung und Kondensation einen Temperaturgleit auf, so
beziehen sich die Verdampfungs- und Kondensationstemperatur (T, und T,) jeweils auf die
Temperatur auf der Taulinie (vgl. Abb. A 8).



