Thermische Rekuperation im instationéren Betrieb —

Ein Beitrag zur Optimierung des Clausius-Rankine-
Prozesses zur Warmertckgewinnung im Kraftfahrzeug

Vom Fachbereich Maschinenbau an der technischen Universitdt Darmstadt

zur Erlangung des Grades eines Doktor-Ingenieurs (Dr.-Ing.) genehmigte

Dissertation

vorgelegt von

Dipl.-Ing. Andreas Franke aus Stuttgart Bad-Cannstatt

Berichterstatter: Professor Dr.-Ing. Peter Stephan
Mitberichterstatter: Professor Dr. sc. techn. Thomas Koch
Tag der Einreichung: 21.01.2016

Tag der mundlichen Prifung 26.04.2016

Darmstadt 2016

D17



Thermische Rekuperation im instationaren Betrieb




Vorwort

Vorwort

Die vorliegende Arbeit entstand zwischen April 2011 und Februar 2015 im Mercedes-
Benz Technology Center bei der Daimler AG in Sindelfingen. In dieser Zeit tbernahm
ich die anspruchsvolle Aufgabe des ganzheitlichen Aufbaus eines
Erprobungstragers, und tber die hier beschriebenen Untersuchungen hinaus stellte
die Erstellung und Umsetzung eines Regelungskonzeptes eine grolde
Herausforderung dar, was das Aufgabenpaket abrundete. Die Umsetzung ware ohne
die groRartige Unterstlitzung meiner Betreuer und Kollegen nicht zu bewaltigen
gewesen.

Mein besonderer Dank gilt Herrn Professor Dr.-Ing. Peter Stephan, Leiter des
Instituts fir Technische Thermodynamik (ITTD) an der TU Darmstadt, fur die
wissenschaftliche Betreuung meiner Arbeit, fur die standige Gespréachsbereitschaft
und das mir entgegengebrachte Vertrauen.

Herrn Professor Dr. sc. techn. Thomas Koch, Leiter des Instituts fir
Kolbenmaschinen (IFKM) am Karlsruher Institut fir Technologie (KIT) danke ich fir
die wertvollen Anregungen und fiir die Ubernahme des Korreferates.

Herrn Dipl.-Ing. Jan Gartner von der Daimler AG danke ich fur die Betreuung meiner
Arbeit und die Mdoglichkeit zur freien Umsetzung der behandelten Themen. Seine
wissenschaftliche Anleitung und konstruktive Unterstitzung wahrend der
Durchfiihrung haben sehr zum Gelingen dieses Vorhabens beigetragen.

Nicht zuletzt mochte ich mich herzlich bei allen beteiligten Menschen fir ihre
Unterstitzung und Inspiration bedanken: Dipl.-Ing. Dominik Mall, Dr. Andreas
Hartmann und Dipl.-Ing.  Christopher  Bittl fur den  kontinuierlichen
Gedankenaustausch zur Realisierung neuer Ideen und fir die standige
Hilfsbereitschaft. Dipl.-Ing. (FH) Karl-Heinz Baitinger und Dipl.-Ing. (FH) Sebastian
Schafer, die mich insbesondere bei der Umsetzung des Mess-, Steuer- und
Regelungskonzepts tatkraftig unterstutzt haben. Dipl.-Ing. Benjamin Flugel fur die
stetige Motivation und seine wertvollen Beitrage.

Sindelfingen/Darmstadt im Fruhjahr 2016

Andreas Franke




Thermische Rekuperation im instationaren Betrieb




Kurzfassung

Kurzfassung

Kontinuierlich steigende Energiekosten, bedingt durch die Endlichkeit fossiler
Brennstoffe sowie die durch den Gesetzgeber immer weiter verscharften Grenzwerte
fur die Emission von CO,, setzen die Automobilindustrie zunehmend unter Druck,
dieser Problematik durch die Erforschung und Umsetzung neuer Technologien im
Antriebsbereich entgegenzuwirken.

Anhand zahlreicher Veroffentlichungen (u.a. [1], [2], [3], [4], [5]) ist ein klarer Trend
hin zur Entwicklung rekuperativer Technologien zu erkennen. Neben bekannten
Verfahren, wie z.B. der Bremsenergierickgewinnung, rickt dabei allm&hlich die
thermische Rekuperation in den Vordergrund, um auch die Uber das Abgas und
Kihlwasser abgefiuihrte Abwérme im Fahrzeug nutzbar zu machen. Als ,Bottoming
Cycle" in stationédren Anlagen, wie z.B. in der Kraftwerkstechnik und Schifffahrt, ist
der nach den beiden Physikern Rudolf Clausius und William John Macquorn Rankine
benannte Dampfkraftprozess bereits Stand der Technik zur Umwandlung von Warme
in  technische Arbeit. Die nahezu exponentiell ansteigende Zahl an
Veroffentlichungen zum Einsatz des Organic-Rankine-Cycle (ORC) deutet darauf hin,
dass diese Technologie einen vielversprechenden Ansatz zur Reduktion des
Kraftstoffverbrauchs und Schadstoffausstof3es im Pkw darstellt. Insbesondere durch
die Miniaturisierung des ORC sowie unter den transienten Betriebsbedingungen im
Pkw und unter Bertcksichtigung der zur Zertifizierung relevanten Bedingungen
ergeben sich hierdurch Restriktionen, die die Effizienz solcher Systeme mindern. Die
vorliegende Arbeit soll anhand theoretischer und experimenteller Analysen von
Komponenten zur Effizienzsteigerung ihren Beitrag zur Anndherung an diese
Wirkungsgrade leisten.

Den zentralen Teil stellt dabei die Untersuchung der Komponenten Ejektor
(Strahlpumpe), Innerer Warmeubertrager (IWU) und Fullstandkompensationseinheit
(FKE) sowie deren Einfluss auf das Druckverhaltnis und das Kaltstartverhalten des
Systems dar. Das Druckverhéltnis als integraler Parameter im ORC nimmt direkten
Einfluss® auf die erzielbare Leistung und unterliegt im transienten Fahrbetrieb starken
Schwankungen. Um die Mdglichkeiten der Einflussnahme zu untersuchen, steht zu
Beginn der Aufbau eines Versuchsfahrzeugs als Trager eines ORC-Systems zur
thermischen Rekuperation der Abgasenthalpie. Hinzu kommt eine theoretische und

! VergroRerung der Nutzflache im T,s-Diagramm bzw. Steigerung der Enthalpiedifferenz h
Uber die Expansionsmaschine im p,h-Diagramm (vgl. Abbildung 5).
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experimentelle  Studie zu Ejektoren und deren Einsatzmoéglichkeit zur
Wirkungsgradsteigerung des Systems Uber die zusatzliche Warmeaufnahme aus
dem  Kuhlwasser. Basierend auf den  Erkenntnissen  experimenteller
Versuchsdurchfuhrungen am Prototypentrager und nach Vermessung des ,Basis-
Systems* erfolgt die schrittweise Erweiterung um eine FKE und einen IWU.

Mit dem Ziel der grol3tmoglichen, zusatzlichen Warmeaufnahme aus dem
Kihlwasser Uber einen Ejektor wird der Einfluss verschiedener Parameter auf die
Leistungsabgabe des Systems untersucht. Dabei zeigen sowohl die Variation des
Dampfgehaltes nach Abgaswarmeulbertrager, des Treibdruckes vor Ejektor, des
Druckniveaus am Ejektoraustritt und der Kuhlmitteltemperatur jeweils negative
Auswirkungen auf die Systemleistung auf. Es wird festgestellt, dass sich trotz
hoherer Warmeaufnahme aus dem Kihlwasser weniger Leistung mit dem System
erzielen lasst. Experimentelle Untersuchungen am Ejektor zeigen auf, dass sich
dieser nur in einem geringen Betriebsbereich im ORC einsetzen lasst.

Der Nachweis, dass der Einsatz eines Puffervolumens in hohem Mal3 zur Stabilitat
des miniaturisierten ORC unter transienten Betriebsbedingungen beitragt, wird
erbracht. Die Anforderung an die Dichtheit des Systems gegen Unterdruck lasst sich
durch dessen Einbindung in den Kreislauf eliminieren und die im Uberdruck wahrend
des Betriebes entstehenden Masseverschiebungen ausgleichen, wodurch ein
konstanter Massenstrom im dynamischen Betrieb sichergestellt werden kann. Die
Moglichkeit zur Anpassung der Fullmenge fihrt insbesondere unter transienten
Bedingungen zu einer Steigerung der Systemleistung. Des Weiteren lasst sich Uber
das Aufpragen eines Vordruckes das Druckverhdltnis im Betrieb auf den
angestrebten Betriebsbereich optimieren.

Den Abschluss der Untersuchungen bildet die Analyse des inneren
Warmelubertragers. Diese behandelt seinen Einfluss auf den Kreisprozess im
transienten Betrieb und nach Kaltstart, sowie die Moglichkeit, den Prozess durch
seinen Einsatz weiter zu optimieren. Neben einer Verbesserung der
Kaltstarteigenschaften durch die kreislaufinterne Warmeriickfiihrung tragt der IwWU
durch den Ausgleich von Warmeverlusten dazu bei, den Prozess durch eine groRere
Unterkihlung zu stabilisieren. Darlber hinaus wird nachgewiesen, dass sich durch
den IWU der thermische Wirkungsgrad des Systems steigern lasst, was zu einer
Entlastung des Kondensators und damit des Fahrzeugkuhlsystems fihrt.
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Einleitung

1 Einleitung

Seit mittlerweile Uber 125 Jahren dienen in erster Linie Verbrennungsmotoren dem
Antrieb von Kraftfahrzeugen. Deren Weiterentwicklung zielte dabei in erster Linie auf
die Steigerung der Leistung und des Komforts? durch groRere Triebwerke, spéter im
Hinblick auf die Endlichkeit der fossilen Brennstoffe und steigenden
Brennstoffkosten auf die Reduzierung des Verbrauchs ab. Erst in den letzten
Jahrzehnten trat durch die immer strenger werdende Gesetzgebung die
Reduzierung der Schadstoffemissionen  in den Vordergrund. Alternative Konzepte,
wie die teilweise oder komplette Elektrifizierung des Fahrzeugs, stellen derzeit noch
aufgrund der Kapazitat® und Haltbarkeit* ihrer Akkus einen Lésungsansatz® und
teilweise nur eine ortliche Verlagerung ausgestof3enen Emissionen dar und werden
den Verbrennungsmotor in absehbarer Zeit nicht vollstandig ablosen kénnen. Dieser
konnte im Laufe seiner Entwicklung in der Effizienz betrachtlich gesteigert werden,
nutzt jedoch mit einem mittleren Wirkungsgrad von unter 40% nur einen Teil der im
Kraftstoff chemisch gebundenen Energie aus. Ein Grof3teil wird nach wie vor
ungenutzt dber den Abgasmassenstrom und das Kuhimittel an die Umgebung
abgefuhrt.

Mit Inkraftireten des Kyoto-Protokolls am 16. Februar 2005° gelten fir die
Industrienationen verbindliche Ziele bezuglich des Ausstof3es von Treibhausgasen .
Hierdurch sehen sich die Regierungen in der Pflicht, den Unternehmen diese
Entwicklungsziele unter Androhung von Sanktionen aufzuerlegen. Die

2 Verbesserung des Schwingungskomforts durch Erhéhung der Zylinderzahl, optimierte
Verbrennung, etc.

% Die Fa. Bosch als Zulieferer der Automobilindustrie plant bis 2020 Batteriesysteme fiir
Elektrofahrzeuge zu entwickeln, die bei einem Gewicht von ca. 225 kg einen Energiegehalt
von 50 kWh aufweisen [106], was ungefahr dem Faktor 2 ggu. aktuellen Fahrzeugbatterien
entspricht.

4 Langzeittests des ADAC e.V. [105] zeigen, dass die Kapazitat der Batterien von
Elektrofahrzeugen bereits nach 3 Jahren um teilweise bis zu 17 % abnehmen kann.

> Die Reichweite von elektrisch angetriebenen Fahrzeugen ist ungeachtet der

hochentwickelten Akkus aufgrund deren Kapazitat stark begrenzt. Aktuelle Diskussionen zur
Einfuhrung einer blauen Plakette [103] deuten jedoch auf eine weitere Verscharfung der
Grenzwerte fir den Ausstol3 von Emissionen [104].

® 90 Tage nachdem mindestens 55 Vertragsparteien des Ubereinkommens ihre Ratifikations-
Annahme, Genehmigungs- oder Beitrittsurkunde hinterlegt haben [102] (Artikel 25)
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Automobilindustrie ist von dieser Problematik vorwiegend betroffen, da die mit
fossilen Brennstoffen betriebenen Fahrzeuge als Verursacher direkter Emissionen
nahezu Uberall prasent sind. Nach aktuellen Emissionsstatistiken der International
Energy Agency (IEA) [6] fielen im Jahr 2013 rund 22 % der weltweit erzeugten CO»-
Emissionen auf den Sektor des Transportwesens zurick. Die Automobilindustrie
beschaftigt sich aus diesem Grund in den letzten Jahrzehnten vermehrt mit der
Entwicklung neuer Technologien, um das Emissions- und Ressourcenproblem
anzugehen.

Der thermische Wirkungsgrad der heutigen Verbrennungsmotoren liegt dank
zahlreicher Entwicklungen betriebspunktabhéngig im Bereich von knapp 40 %’. Beim
sog. ,Downsizing “ bringen kleinere, hochaufgeladene Motoren nicht nur
Gewichtsvorteile mit sich, sondern bewirken u.a. durch Absenkung der inneren
Reibung und die Verringerung der bewegten Massen eine Steigerung des
Wirkungsgrades. Bei Dieselmotoren sorgen hohe Einspritzdriicke von tber 2000 bar
(Tendenz steigend) fir eine feine Zerstaubung des Kraftstoffes, was zu einer
Verbesserung des Verbrennungsprozesses °® filhrt. Weitere Verfahren, wie z.B. das
Schichtladeverfahren®, filhren zu weiter steigenden Wirkungsgraden, jedoch wird hier
das Verhaltnis von Aufwand zu Nutzen immer grofer. Mittlerweile stehen dem
kontinuierlich sinkenden Potential der Neuerungen hohe Kosten zur Umsetzung der
entsprechenden Malhahmen gegentber, was die Entwicklung weiterer
Maoglichkeiten erfordert.

Alternative Antriebstechniken , wie z.B. die Elektrifizierung des Fahrzeugs und
der Einsatz alternativer Kraftstoffe stehen die letzten Jahre zunehmend im Fokus
der Entwicklungen. Im Jahre 2009 hat sich die Deutsche Bundesregierung das Ziel
gesteckt, dass bis 2020 mindestens eine Millionen elektrisch betriebene Fahrzeuge
auf Deutschlands StraRen unterwegs sein sollen [7]. Elektrofahrzeuge stellen zwar
fur den innerstadtischen und Kurzstreckenverkehr eine mogliche Alternative dar,
werden aber in naher Zukunft den Verbrennungsmotor nicht komplett ersetzen
konnen. Daruber hinaus stellt das Thermomanagement bei rein elektrisch
angetriebenen Fahrzeugen in Bezug auf den Fahrkomfort eine grolRe

" Im optimalen Betriebsbereich (Bestpunkt)
® Nachteilig ist dabei eine Erhéhung der Anzahl kleiner Partikel (Feinstaub)

° Durch eine exakt gesteuerte Luftfiihrung bildet sich nur im Bereich der Ziindkerze ein
zundfahiges Gemisch, wéhrend im tUbrigen Brennraum ein mageres Gemisch vorliegt.
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Herausforderung dar [8]. Der Entwicklungsschwerpunkt wird deshalb auch in den
nachsten Jahren bei der Hybridisierung in Kombination mit dem Verbrennungsmotor
bleiben [9].

Trotz der groBen Wirkungsgradsteigerung®®, die der Verbrennungsmotor in seiner
Entwicklung erfahren hat, bleibt nach wie vor ein gro3er Teil der im Kraftstoff
gebundenen chemischen Energie ungenutzt . Da die Steigerung des
Motorwirkungsgrades nur noch unter hohem Einsatz zu bewaltigen ist, geht die
Entwicklung verstarkt in Richtung Rekuperation weiterer im Fahrbetrieb anfallenden
Energieformen. Die Rekuperation der Bremsenergie ist in  heutigen
Hybridfahrzeugen bereits Stand der Technik und ermdglicht die Wandlung und
Speicherung der kinetischen Energie des Fahrzeugs in Form von elektrischer
Energie wahrend des Bremsvorgangs. Sowohl wahrend der Beschleunigungsphase
als auch im stationaren Fahrbetrieb bleibt die bei der Verbrennung des Kraftstoffes
anfallende Abwarme , abgesehen von der Verwendung zur
Fahrgastzellenbeheizung, jedoch immer noch ungenutzt. Hierdurch geht ein
deutliches Potenzial der Wirkungsgradsteigerung verloren. Je nach Betriebspunkt
wird nur ca. ein Viertel der chemischen Energie in mechanische Antriebsleistung
umgewandelt. Abbildung 1 verdeutlicht diese Verluste anhand eines Sankey-
Diagramms fir einen 6-Zylinder Ottomotor bei 120 km/h [10]. Der untere Heizwert
stellt den durch Verbrennung nutzbaren Anteil der chemisch gebundenen Energie
des Kraftstoffs dar. In der Abbildung ist erkennbar, dass bereits 2 % des Kraftstoffes
unverbrannt Gber das Abgas abgefihrt werden. Rund 37 % der bei der Verbrennung
entstehenden Warme gehen tber das Kihlsystem (KS) in Form von Strahlung und
Konvektion an die Umgebung ab. Rund 26 % der Energie gehen nach Betrieb des
Abgasturboladers ungenutzt Uber das Abgas an die Umgebung verloren. Nur ca.
25 % der eingesetzten Sekundarenergie steht letzten Endes als mechanische
Energie zum Vortrieb des Fahrzeuges und zum Antrieb der Nebenverbraucher zur
Verfliigung.

19 per Wirkungsgrad des ersten Gasmotors von Etienne Lenoir lag in etwa bei 3 %
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Abbildung 1: Sankey-Diagramm — 3.0l Biturbo Ottomotor bei 120km/h [10]

Die Ruckgewinnung und Umwandlung der ungenutzt abgeflihrten Warme in
hoherwertige mechanische und elektrische Energie oder die direkte Nutzung [11] der
thermischen Energie (vgl. Abbildung 2) sind vielversprechende Mdglichkeiten, um
eine weitere Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs und damit des Ausstol3es von
Schadstoffemissionen zu erreichen. In der Literatur weit verbreitet ist die
Umwandlung mithilfe des Seebeck-Effektes ** [12], [13], [14], [15], [16]. Der
Thermoelektrische Generator (TEG) arbeitet ohne bewegliche Bauteile und
wandelt Warme in elektrische Energie um.

' Beschreibt die Erzeugung von elektrischem Strom, wenn zwischen der Kontaktstelle
zweier verschiedener elektrischer Leiter ein Temperaturgefélle besteht.
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Eine weitere Moglichkeit stellt die Umwandlung von Warme- in Kélteleistung 2 tiber

Ad- bzw. Absorptionskalteanlagen ** dar [17], [18], [19]. Jedoch sind der COP*
und die spezifische Leistungsdichte dieser Anlagen noch zu gering fur einen
effizienten Einsatz im Fahrzeug [19]. Dartber hinaus ist die Kihlung Uber einen
Ejektor-Kreislauf ~ denkbar. Es existiert bis dato nur eine geringe Anzahl von
Veroffentlichungen, die sich mit dem Einsatz von Ejektoren (Kapitel 4.1) im mobilen
Anwendungsbereich  beschaftigen. Die Untersuchungen konzentrieren sich
hauptséachlich auf stationare Anlagen [20], [21] und auf die Wirkungsgradsteigerung
von Klimaanlagen [22].

Ein groles Potenzial steckt in der Umwandlung der Warme in
mechanische/elektrische Energie Uber den Organic-Rankine-Cycle (ORC) . Dieses
Konzept ist in der Theorie weitestgehend untersucht, jedoch existieren nur wenige
Veroffentlichungen zum Betriebsverhalten eines solchen Systems unter den
transienten Bedingungen  (vgl. [23], [24], [25]), wie sie beim Einsatz im Fahrzeug
herrschen. Im Gegensatz zu stationaren Anlagen ergibt sich bei einem transienten
Warmeeintrag die Anforderung an eine variable Fillmenge , um das System in
jedem Betriebspunkt optimal betreiben zu kénnen (Kapitel 4.2).

Diese Technologien finden sich neben weiteren Mdoglichkeiten zur Nutzung der
Abgasenthalpie in der in Abbildung 2 dargestellten Grafik wieder.

12 Abkihlung von  Bauteilen unter die  Umgebungstemperatur z.B.  zur
Innenraumklimatisierung.

13 Bei der Adsorption findet die Anreicherung einer Fliissigkeit oder eines Gases an der
porésen Oberflache eines Festkorpers statt, wahrend dies bei der Absorption im Inneren
einer zweiten Flussigkeit geschieht.

4 Engl. Coefficient of Performance (Leistungszahl): Verhaltnis zwischen erzeugter Kélte-
/Warmeleistung zur aufgewendeten Leistung.
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Abbildung 2: Technologien der thermischen Rekuperation [26]

Einen weiteren Ansatz zur Optimierung des ORC stellt der Einsatz eines inneren
Warme tbertrager s (IWU) zur kreislaufinternen Riickgewinnung der Restwérme
nach Expansionsmaschine dar. Theoretische Untersuchungen zeigen ein recht
geringes Potenzial des IWU beim Einsatz von Reinstoffen und dem Betrieb im
Zweiphasengebiet auf. Bei Integration eines ORC-Systems im Fahrzeug ergeben
sich jedoch zusatzliche Randbedingungen®, die unmittelbaren Einfluss auf das
System nehmen und das Potenzial des IWU deutlich steigern (Kapitel 4.3). Diese
beiden Ansatze werden in dieser Arbeit sowohl in der Theorie als auch in der Praxis
untersucht. Daruber hinaus findet zu Beginn eine Untersuchung der
Einsatzmoglichkeit von Strahlpumpen (Ejektoren) in Kombination mit dem ORC-
System statt.

Neben dem zentralen Anwendungsziel der Abgaswarmenutzung Uber einen
Clausius-Rankine-Prozess, der Verbrauchs- und Emissionssenkung, bietet das
System einen weiteren entscheidenden Vorteil im Zusammenhang mit dem
Thermomanagement des Fahrzeugs. Insbesondere in Fahrzeugen der Oberklasse
spielt der thermische Komfort eine grof3e Rolle. Bei Einsatz eines ORC ergeben sich
dabei neue Moglichkeiten, auf die in den bis heute vorliegenden Verd6ffentlichungen

5 n erster Linie Warmeverluste durch Fahrzeugumstrémung sowie thermische Tragheit der
Komponenten im Kaltstart.
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noch nicht eingegangen wird. Durch den zusatzlichen Eintrag der
Kondensationswarme in das Kudhlmittel lasst sich eine schnellere Aufwarmung des
Motors realisieren. Insbesondere bei niedrigen Temperaturen im Winter oder in
Kaltlandern wirkt sich die schnellere Aufwarmung des Kuhlmittels positiv auf die
motorinternen Reibungsverluste und auf den Innenraumkomfort aus.

1.1 Motivation zur Entwicklung von Abwarmenutzungssystemen

Basierend auf dem Carnot-Wirkungsgrad®® ist die Rekuperation eines Teils der im
Abgas steckenden Energie iiber den Bottoming-Cycle’ nach Clausius-Rankine der
naheliegenste Ansatz, um die bei der Verbrennung entstehende Abwarme wieder
nutzbar zu machen. Zwar steckt im Kuhlmittel anndhernd derselbe Anteil an Energie,
diese liegt jedoch aufgrund des geringeren Temperaturniveaus auf einem niedrigeren
exergetischen Level. In dieser Arbeit findet deshalb nur die Betrachtung und
Optimierung eines abgasgetriebenen ORC -Systems zur thermischen Rekuperation
statt. Daruiber hinaus wird die Moglichkeit zur zusatzlichen Nutzung des Kuhimittels
Uber eine Ejektorverschaltung zur Steigerung des Systemwirkungsgrades in
diesem Zusammenhang mitbetrachtet.

Einen ersten Ansatz zur thermischen Rekuperation Uber das Abgas hatte Wilhelm
Maybach bereits 1902 als ,Vereinigte Explosionskraft - und Dampfmaschine * [27]
zum Patent angemeldet. Abbildung 3 zeigt den Aufbau, bestehend aus einem
Zweizylinder-Motor (iber dessen Abgase im Warmeibertrager (b) und Uberhitzer (c)
das Kuhlmittel verdampft und dem Dampfzylinder (f) zugefihrt wird. Nach Expansion
wird der Dampf im Kondensator verflissigt und den beiden Zylindern zur Kihlung
zugefihrt.

¥ Theoretischer, hochst méglicher Wirkungsgrad, der bei der Umwandlung thermischer
Energie in mechanische Energie zu erreichen ist. Je hoher das Temperaturniveau der
Warmequelle und je niedriger das Niveau der Warmesenke, desto hther der erzielbare
Wirkungsgrad.

" Der ibergeordnete Prozess (Topping-Cycle), die Verbrennung im Motor nutzt einen
sekundaren Energietrdger, um elektrische oder mechanische Energie zu erzeugen. Der
sequentiell nachgeschaltete Prozess (Bottoming-Cycle) nutzt die Abwérme des Topping-
Cycles, um daraus el. oder mech. Energie zu erzeugen.
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Abbildung 3: Vereinigte Explosionskraft- und Dampfmaschine nach W. Maybach [27]

Analog zum Antrieb Uber Radnabenmotoren im Lohner-Porsche [28], [29] ist diese
eine Technologie, die knapp 100 Jahre spater wieder auf ihre Serientauglichkeit
untersucht wird. Leider fihrte die Entwicklung von Wilhelm Maybach nicht zum
gewlnschten Erfolg, da nach Zuschalten des Dampfzylinders die Leistung des
Motors um 50 % absank. Als Grunde sind in [27] der erhbhte Abgasgegendruck des
Warmeubertragers, die Uberhitzung des Motors und eine Erhdhung der Reibung
angegeben.

Mit dem ,Turbosteamer “ [30] stellte die BMW Forschung & Technik GmbH 2005
erstmals offentlich ein Konzept zur thermischen Rekuperation Uber den Clausius-
Rankine-Prozess (CRP) im Pkw-Bereich vor. Angestrebt wird hierbei die parallele
Nutzung der Kduhimittel - und Ab gasenthalpie zum Betrieb zweier parallel
geschalteter Kreisprozesse mit unterschiedlichen Arbeitsmedien. Angaben aus [30]
zufolge ist nach realistischer Einschatzung der Wirkungsgrade ein
Gesamtwirkungsgrad des Hochtemperaturkreislaufes von 11 % zu erreichen. Bei
reiner Nutzung der Abgasenthalpie und nach grober Annahme, dass im Abgas ca.
ein Drittel der bei der Verbrennung aufgewandten Kraftstoffenergie steckt, ergibt sich
nach [30] eine Wirkungsgradzunahme des Verbrennungsmotors von rund 3,7
Prozentpunkten. Dem Niedertemperaturkreislauf zur Nutzung der inneren Energie
des Kuhimittels wird ein Wirkungsgrad von 6 % zugrunde gelegt, was einer
zusatzlichen Wirkungsgradsteigerung um weitere 2 Prozentpunkte entspricht.
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Im Jahre 2012 stellte die BMW Forschung & Technik GmbH die zweite Generation
des Turbosteamers [31] vor. Der Systemaufbau ist gegeniber der ersten Generation
deutlich vereinfacht, um einen effizienten Einsatz im Fahrzeug zu ermdglichen. Die

18 soll ein besseres Kosten-Nutzen-Verhaltnis

Umstellung auf ein Einkreissystem
bieten und sich deutlich besser in das Packaging des Fahrzeugs integrieren lassen.

Die Leistung des Systems wird mit 3 % bis 5 % der Motorleistung angegeben.

Nicht nur BMW, sondern auch zahlreiche andere namhafte OEM und Zulieferer
beschaftigen sich seit geraumer Zeit mit der Entwicklung von Systemen zur
Warmeruckgewinnung am Pkw. So untersuchen u.a. Audi [32], [33], [34], Renault
[35], Toyota [36], Honda [37], [38] und Volkswagen [39] sowie Bosch [40], Amovis
[41] und Eberspéacher [42] ebenfalls die Mdglichkeit der thermischen Rekuperation
aus Abgas und KuhImittel Gber einen Bottoming-Cycle nach Clausius und Rankine.

In Abbildung 4 sind die Entwicklungen zum Thema Abwarmenutzung, getrennt nach
Technologie, kumuliert Uber die Zeit zwischen 1976 und 2013 [43] dargestellt.
Erkennbar ist der rapide Anstieg der Veroffentlichungen ab dem Jahr 2006. Bis zu
diesem Jahr wurden in 80 % der Zeit lediglich 20 % der gesamten Veroffentlichungen
offengelegt. Zusatzlich ist in Abbildung 4 die Entwicklung des Rohdlpreises [44] Uber
den betrachteten Entwicklungszeitraum dargestellt. Nach dem Preisabfall zwischen
dem Ende der 70er und Ende der 90er Jahre ist der Preis pro Barrel in Bezug auf
den Tiefststand (1998) um mehr als das das Funffache angestiegen, was die
Notwendigkeit zur Entwicklung von verbrauchsreduziere nden MalRnahmen
noch einmal verdeutlicht.

'8 Wegfall der Nutzung des Kithimittels und ausschlieRliche Nutzung des Abgases
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Abbildung 4: Kumulierte Veroffentlichungen & Zusammensetzung Technologien
sowie Roholpreis [43]

Einen erkennbar groRen Anteil nehmen die Vero6ffentlichungen zu den beiden
Technologien ,Thermoelektrische r Generator “ (BMW [45], [46], [47], Skoda [48],
Honda [15], Volkswagen [39]) und die ,direkte Nutzung “ des Abgases, z.B. zur
Vorwarmung des Kuhlmittels (Toyota [49], Audi [50], Eberspacher [51], FEV [52]) ein,
die auch namhafte OEM und Zulieferer untersuchen. Anhand der vorliegenden
Veroffentlichungen und Quellen geht hervor, dass der Dampfkraftprozess eine der
vielversprechendsten Technologien zur thermischen Rekuperation darstellt. Deshalb
steht er im Fokus dieser Arbeit.

1.2 Der Clausius -Rankine -Prozess

Idealer Prozess

Der Clausius-Rankine-Prozess gehért zu den rechtslaufigen *° Kreisprozessen® und
dient der Umwandlung von Warme in technische Arbeit. Der folgende Abschnitt soll

¥ Ist durch die Richtung (im Uhrzeigersinn) gegeben, in welcher der Kreisprozess ein
Zustandsdiagramm durchlauft. Linkslaufige Kreisprozesse werden in sog. ,Kaltemaschinen*
ausgefuhrt.
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das Prinzip des idealen® CRP kurz erlautern. Dieser ist qualitativ fiir ein
Wasser/Frostschutzmittel-Gemisch (in dieser Arbeit als Arbeitsmedium bezeichnet) in
Abbildung 5 dem Wirkungsgrad behafteten Prozess ( exp, pumpe) gegentbergestellt.

—n <1 —0=x=1 ====n =K
(3 | 3
-
o 2
S ©
S ] S
a " S /
] 'q_) y)
] 2[
1/ “ |4 1

Enthalpie h Entropie s

Abbildung 5: p,h- und T,s-Diagramm idealer Clausius-Rankine-Prozess

Die Speisepumpe fordert Arbeitsmedium in einem geschlossenen Kreislauf

zunachst von (1) nach (2) und verdichtet es auf Hochdruckniveau p,, pp - Dabei
wird technische Arbeit W,;,, aufgewandt, die dem System im betrachteten Fall in
Form von elektrischer Energie zum Antrieb der Pumpe zugefihrt wird. Beim CRP ist
die Verdichtung des flissigen Arbeitsmediums mit geringer Volumenéanderungsarbeit
verbunden, wodurch die zum Antrieb der Speisepumpe bendétigte Leistung,
verglichen mit der Antriebsleistung des Verdichters bei linkslaufigen Prozessen,
gering ausfallt. Im Warmetbertrager?® wird dem Arbeitsmedium von Zustand (2)
Warme auf einem maglichst hohen mittleren Temperaturniveau® zugefiihrt wodurch
es den Zustand (3) erreicht. Nach der Expansion von Zustand (3) auf (4) wird von

2 Ein Kreisprozess zeichnet sich dadurch aus, dass periodisch eine Folge von

Zustandsanderungen eines Arbeitsmediums durchlaufen und dabei immer wieder der
Ausgangszustand erreicht wird.

2L warme- und Druckverluste werden bei idealer Betrachtung nicht beriicksichtigt. Die, durch
Zu- oder Abfuhr technischer Arbeit, hervorgerufenen Zustandsadnderungen werden als
isentrop, adiabat betrachtet.

2 |m betrachteten System findet die Vorwarmung, Verdampfung (und evtl. Uberhitzung) bzw.
(evtl. Enthitzung), Kondensation und Unterkiihlung in einer Komponente statt, welche der
Einfachheit halber in dieser Arbeit ,Dampferzeuger” und ,Kondensator genannt werden.

3 Je hoher die Temperaturdifferenz gegeniiber Umgebung, desto hoher ist die Exergie, also
der Teil der Energie der bei thermodynamischem Ausgleich mit der Umgebung Arbeit
verrichten kann
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Zustand (4) nach (1) auf einem moglichst niedrigen mittleren Temperaturniveau
Warme abgefihrt. Die Warmezu- bzw. abfuhr wird als isobar angesehen. Bei
Verwendung von Reinstoffen als Arbeitsmedium verlaufen Verdampfung und
Kondensation isotherm , wahrend bei Verwendung von Gemischen eine
Temperaturzunahme bzw. -abnahme beim Durchlaufen des Nassdampfgebietes
(vgl. Abbildung 5) erfolgt. In einer als adiabat angesehenen Expansionsmaschine
wird das Arbeitsmedium unter Abgabe von technischer Arbeit W, 34, von Zustand (3)
nach (4) auf das Niederdruckniveau entspannt. Fur den Einsatz im Fahrzeug stehen
zwei Mdoglichkeiten der Weiterverwendung dieser technischen Arbeit zur Verfigung.
Die gewonnene mechanische Energie lasst sich direkt oder indirekt auf den Antrieb
zuruckfuhren. In letzterem Fall findet die Umwandlung in elektrischen Strom statt.
Dem Bordnetz des Fahrzeugs zugefihrt, lasst sich dieser zum Antrieb der
Traktionsmaschine  oder zur Versorgung anderer elektrischer Verbraucher
verwenden. Eine Zusammenfassung der thermodynamischen Eckpunkte des
Clausius-Rankine-Prozesses ist in Tabelle 1 [43] dargestellt. Der maximale
Wirkungsgrad des idealen CRP lasst sich aus dem Carnot-Wirkungsgrad (Gl. 1.1)
ableiten.

1-— Gl. 11

Carnot — Tm

Der Warmezufuhr liegt dabei die thermodynamische Mitteltemperatur T, der
Warmequelle zugrunde, da diese bei gleitender Temperatur stattfindet. T, ist das
Temperaturniveau der Warmeabfuhr. Hieraus geht die oben erwéhnte Bedingung
zum Erreichen eines mdglichst hohen Wirkungsgrades hervor. Dieser wird gro3er bei
einem steigendem Temperaturniveau der Warmequelle bzw. einem sinkendem
Temperaturniveau® der Warmesenke .

4 Hierbei ist eine konstante Unterkiihlung vorausgesetzt. VergréRert sich diese durch
Absenken des Temperaturniveaus der Warmesenke, so kann sich das negativ auf den
Wirkungsgrad auswirken.
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Tabelle 1: Thermodynmische Eckpunkte des idealen® CRP [43]

Teilprozesse Zustande
W Q Nr. Druck Temperatur Spez. Enthalpie/Entropie Phase
1 pND TK Tl Tmin TK hl Sl =h s Tl‘ pND
=2 X
E h2 =h S1, pHD
2 :
= =2 h, h
% g 2 T2 =T pHD‘ h2 h2 2 1 hl x=0
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o | g
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>
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= v n Mawm @
‘g ) g b .%
o | O a = (R S32=S Pyp: N3z — o
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S| A | 32 " x
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]
% — 27
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> o ©
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2 % ey S41 =S Pyps Naz
L 4
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< @ I Ts2 =T Pyp ~ x=1
Q% h4.y S4.y - h S T4.y: pND y=2.3
4.3 Taz Tk
X =
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1 Tl Tmin TK hl S, = hs Tl! pND

% Beriicksichtigung des Pumpen- und Expanderwirkungsgrades und Vernachlassigung der

Druckverluste und Warmedibertragerwirkungsgrade.

6 T, ist die (druckabh&ngige) Temperatur, bei der die Verdampfung einsetzt. Bei T ist die
Kondensation abgeschlossen. Beide Angaben beziehen sich also auf einen Zustand des

betrachteten Arbeitsmediums auf der Siedelinie (SL).

27 Die Angabe eines Dampfgehaltes ,x31“ steht flr einen Zustand auf der Siede-, ,x33" ent-
sprechend auf der Taulinie.
8 Die Berechnung dieses Zustandes ist nur dann sinnvoll fiir die Bilanzierung von Prozess-
grolien, wenn die Expansion im Uberhitzten Bereich endet. Andernfalls ist freilich keine Ent-
hitzung moglich.
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Realer Prozess

Der reale CRP unterscheidet sich vom idealen Prozess durch die Irreversibilitaiten 2°

der thermodynamischen Vorgange innerhalb der beteiligten Komponenten und der
dazwischenliegenden Leitungen. Hierzu z&hlen hauptséachlich Druck- und
Warmeverluste, die den Gesamtwirkungsgrad des Prozesses verschlechtern.

Wie auch in den experimentellen Ergebnissen erkennbar (vgl. p,h-Diagramme in
Abschnitt 4.3.4), tragen die Druckverluste (insb. im Verdampfer) erheblich zur
Verringerung des Druckverhéltnisses und damit zur Verschlechterung des
Gesamtwirkungsgrades bei. Dartber hinaus arbeiten die beiden mechanischen
Komponenten (Pumpe und Expansionsmaschine) nicht isentrop. Durch

Dissipation *

wird ein Teil der verrichteten Arbeit in thermische Energie
umgewandelt, bei der die Entropie® zunimmt s>0 T [53], wéhrend sie beim
idealen CRP konstant bleibt. Hierdurch sinkt die Uber die Expansionsmaschine

abgegebene bzw. steigt die Uber die Speisepumpe aufzubringende Leistung.

Fur das reale System bedeutet dies in Bezug auf dessen Zweck konkret, dass
aufgrund der Energiewandlungsverluste in der Expansionsmaschine die Temperatur
T, und damit die Enthalpie h, am Expanderaustritt gegentber der bei isentroper
Expansion hoher ist. Dies wirkt sich an zwei Stellen des CRP negativ aus, was aus
Gl. 1.2 und GI. 1.3 hervorgeht.

Pexp =May  hz-hy Gl 1.2

Qkond =Mam  ha-hy Gl. 1.3

Mit zunehmender Enthalpie h, sinkt die Enthalpiedifferenz zwischen Ein- und Austritt
der Expansionsmaschine, deren Leistung infolgedessen abnimmt. Gleichzeitig steigt
sie zwischen Ein- und Austritt am Kondensator und die Warmeabfuhr steigt. Somit
sinkt auch der thermische Wirkungsgrad des Systems, was aus Gl. 1.4 ersichtlich
ist.

%9 Bei Entropiezunahme ist der thermodynamische Kreisprozess im geschlossenen System
unumkehrbar und wird als irreversibel bezeichnet.

% Umwandlung von Exergie zu Anergie durch Reibungs-, Drosselungs- und StoRvorgénge

31 Nach Rudolf Clausius ein makroskopisches MaR fiir eine Eigenschaft, die die Nutzbarkeit
von Energie begrenzt. ,In einem geschlossenen System nimmt Entropie niemals ab“ (2.
H.d.T.).
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_ I:)Exp — Qab

= 1-—— Gl. 1.4
MCRP T Qu Qu

Weitere Effekte die den Gesamtwirkungsgrad negativ beeinflussen, wie die
Warmeverluste, die thermische Tragheit, die medienbedingte Abkiihlung®* und die
Fullmengenoptimierung im transienten Betrieb sowie Ansatze zum Ausgleich der
dadurch entstehenden Verluste bilden die Schwerpunkte dieser Arbeit.

%2 Temperaturabnahme bei isobarer Kondensation eines Gemisches (vgl. Kapitel 4.3.2)
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2 Stand der Entwicklungen

Dieses Kapitel soll einen Uberblick tiber den Stand der Entwicklungen im Bereich der
Abwarmenutzung auf Basis des Clausius-Rankine-Prozesses verschaffen. Dies
beinhaltet den Stand der Forschungen anhand der vorliegenden Vero6ffentlichungen.
Die thermische Rekuperation Uber einen Dampfkraftorozess kommt bereits in
stationdren  Anlagen im Kraftwerkssektor,  Schienenverkehr und in
Marineanwendungen [54] zum Einsatz, konnte sich jedoch im mobilen
Anwendungsbereich  noch nicht flir den Serieneinsatz durchsetzen und befindet
sich dort noch im Forschungsstadium.

2.1 Stand der Technik

Bei den rechtslaufigen Kreisprozessen® [55], [56], [57] lasst sich prinzipiell nach dem
Aggregatzustand  des Arbeitsmediums und der Art des Kreisprozesses
(offen/geschlossen) unterscheiden [32]. Wie aus Kapitel 1.1 hervorgeht, konzentriert
sich im mobilen Anwendungsbereich die Entwicklung auf den geschlossenen
Clausius-Rankine-Prozess, der aufgrund seines hohen Wirkungsgrades besonders
fur diesen Einsatzbereich geeignet ist. In der Literatur finden sich zahlreiche Anséatze,
um den Wirkungsgrad bzw. die Energieausbeute des Basis-Kreislaufes zu steigern.
Einen guten Uberblick tber die interessantesten Verschaltungsmaoglichkeiten
geben Freymann et al. in ihrer Veroffentlichung zum Turbosteamer (BMW Forschung
& Technik GmbH) der zweiten Generation [31]. Abbildung 6 zeigt einen Uberblick
uber die dort genannten Systemkonfigurationen.

% U.a. Joule- od. Brayton-, Kalina-, Stirling-Kreisprozess und Trilateral-Flash-Cycle (TFC)
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Abbildung 6: Verschaltungsmdglichkeiten fir den Einsatz im Fahrzeug [31]

Daraus geht hervor, dass die Komplexitdt des Systems bei Verwendung mehrerer
Warmequellen auf unterschiedlichen Temperaturniveaus ansteigt. Die Zahl der zu
verwendenden Komponenten steigt deutlich an, was bei Einsatz im Fahrzeug schnell
zu Problemen beim Packaging fuhren kann. Eine weitere Problematik stellt der
erhohte Regelungsaufwand dar, um das System stets optimal an die transienten
Betriebsbedingungen anpassen zu kénnen. Aus diesen Grinden fokussieren sich die
Entwicklungen auf diesem Gebiet auf die Nutzung von nur einer Warmequelle.

Die BMW Forschung & Technik GmbH [30], [31], [58] setzt auf die Reduktion des
Turbosteamers der ersten Generation (Abbildung 6a) auf nur einen ORC zur
Nutzung der Abgasenthalpie (Abbildung 6f). Zur Umwandlung in mechanische bzw.

34 zum Einsatz. Die

elektrische Energie kommt eine Gleichdruckturbine
Warmeabgabe im Kondensator erfolgt tber die Anbindung an das Kihlsystem des

Fahrzeugs.

Die Audi AG fokussiert sich auf die reine Nutzung des Abgases uber einen ORC
[32], [59]. Zur Fo6rderung des Mediums kommt eine Kolbenpumpe und zur
Entspannung ein Scroll- Expander zum Einsatz. Die Warmeabfuhr erfolgt tber einen
luftgekihlten Kondensator , wodurch sich der Kondensationsdruck in erster Linie
abhangig von der Geschwindigkeit v und der Umgebungstemperatur  einstellt. Far
das System ist ein theoretischer Wirkungsgrad von 4,1 % angegeben, welcher auch
durch Prufstandsversuche nachgewiesen ist.

3 Zunachst erfolgt die Entspannung des Arbeitsmediums in einer dem Laufrad

vorgeschalteten Dise. Vor und nach dem Laufrad ist der Druck des durchstrémenden
Mediums gleich . Die Leistungserzeugung erfolgt durch die Umwandlung der kinetisc hen
Energie des Arbeitsmediums in Nutzar beit am Laufrad.
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Volkswagen untersucht neben dem thermoelektrischen Generator  die thermische
Rekuperation tber den ORC [39]. Auch hier wird wieder nur die reine Nutzung des
Abgases betrachtet. Die Warmeabfuhr aus dem System erfolgt hier tber einen
luftgeklhlten  Kondensator. Expandiert wird das Arbeitsmedium {ber einen
Fligelzellenexpander . Weiterhin ist der Veréffentlichung zu entnehmen, dass ein
Tank zur Speicherung des Arbeitsmediums (Fullmengenanpassung) zum Einsatz
kommt (vgl. Kapitel 4.2).

Auch im Bereich der Nutzfahrzeugentwicklung ist ein klarer Forschungsschwerpunkt
zu erkennen. Cummins stellt eine Madoglichkeit zur gemeinsamen Nutzung der
Ladeluftkiihlung und Abgasrickfihrung in einem ORC vor [60]. Zur Expansion ist
eine Radial- oder Axialturbine angedacht. Kondensiert wird das Arbeitsmedium
Uber einen luftgekihlten Kondensator. Die theoretische Kraftstoffeinsparung wird
mit rund 10% angegeben.

MAN fokussiert sich hauptsachlich auf die Nutzung des Abgases im ORC,
betrachtet jedoch auch andere Warmequellen sowie den TEG [61], [5]. MAN schlagt
in [61] fur die Nutzung der Abgasenthalpie zwei Kreislaufe und drei moégliche
Arbeitsmedien vor. Dies ist zum einen der Basiskreislauf, jeweils mit Wasser oder
Ethanol als Arbeitsmedium betrieben, und zum anderen ein um einen internen
Rekuperator erweiterter Kreislauf mit R245fa als Medium.

Ein zentrales Anwendungsgebiet von Ejektoren liegt im Bereich der Klima- und
Kéalteanlagen . Dort werden sie in der Regel zur Steigerung der Leistung Uber die
Ruckgewinnung der  Expansionsenergie bzw. zur  Nutzung von
Niedertemperaturquellen [21] eingesetzt. Zur Integration einer Ejektorverschaltung
in den Rankine-Kreislauf liegen wenig Publikationen vor. Es existieren jedoch
aktuelle Untersuchungen um den Einsatzbereich von stationdren Rankine-Anlagen,
um die Erzeugung von Kalteleistung zu erweitern.

Gupta et al. [62] beschreiben eine solarbetriebene stationare Anlage. In der
betrachteten Kombination wird fir den Betrieb des Ejektors ein Teil des Dampfes aus
der Turbine abgezweigt (siehe Abbildung 7). Der Saugseite des Ejektors
vorgeschaltet befindet sich der Niedertemperatur-Wéarmedubertrager zur Erzeugung
der Kalteleistung.

Oliveira et al. [63] entwickeln eine stationdre Anlage, basierend auf einer
Parallelschaltung von der Expansionsmaschine und dem Ejektor, zur Klimatisierung
von Gebauden. Die hier beschriebene Anlage dient der bedarfsgerechten Erzeugung
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Thermische Rekuperation im instationdren Betrieb

von Warme- und Kalteleistung bzw. der Stromerzeugung. Der untersuchte Kreislauf
ist in Abbildung 8 dargestellt.
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Abbildung 8: Kombinierter Rankine-Ejektor Kreislauf (Parallelschaltung) [63]

2.2 Versuchsaufbau

In diesem Abschnitt wird der Versuchsaufbau erlautert, da der Hauptteil dieser Arbeit
auf den theoretischen und praktischen Erkenntnissen aus der Entwicklung
vorangegangener Generationen des AWN-Systems [64] aufbaut. Die Entwicklung
erfolgte in mehreren Stufen und beinhaltet theoretische Berechnungen stationarer
Betriebspunkte und transiente Simulationen des Systems im Zyklus sowie die
Verifizierung der Rechen- und Simulationsergebnisse am Heil3gasprufstand bzw.
einem prototypischen Aufbau anhand einer Oberklasselimousine mit V6-Ottomotor
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und zweiflutiger Abgasanlage. Eine Ubersicht (iber die verwendeten Komponenten
und verschiedenen Systemkonfigurationen in den Erprobungstragern ist in Tabelle 2

.nternjx:::f:;:m% ..... -
kompesg!;t;ns(;nheit% %//////% 2 x parallel..........o.oo.....

ORC der ersten Generation im Versuchsfahrzeug

Die erste Generation des Systems (vgl. Konfiguration A & B - Tabelle 2) besteht aus
dem in Abbildung 9 schematisch dargestellten Aufbau. Eine Fligelzellenpumpe

1*® in den Hochdruckteil, wo es auf die

fordert das Gemisch aus Arbeitsmedium und O
beiden Warmedubertrager aufgeteilt wird. Dort wird das Arbeitsmedium verdampft und
der Expansionsmaschine zugefihrt. Der Generator ist in die Expansionsmaschine
integriert und wandelt die mechanische Energie in elektrischen Strom um. Nach
Expansion wird das Arbeitsmedium im Kondensator verflissigt, wobei die
Kondensationswarme auf das Fahrzeugkihlsystem dbertragen und Gber den
Hochtemperatur-Kihler an die Umgebung abgefiihrt wird. Das Medium steht dann

wieder der Pumpe in flissiger Phase zur Verfligung.

% Ausfiihrung der Dampferzeuger als Plattenwarmeibertrager. GréRenreduktion von Gen 1
auf Gen 2. Umstellung auf eine einflutige Abgasanlage bei Gen 3

% Rohr-in-Rohr-Warmeiibertrager (siehe Kapitel 4.3)
3 plattenwarmeiibertrager mit Gewichts- und GréRenreduktion bei Umstellung auf Gen 2
¥ Fullstand-Kompensationseinheit als MembranausgleichsgefaR ausgefiihrt (vgl. Kapitel 4.2)

39 Zur Schmierung der mechanischen Komponenten (Pumpe & Expansionsmaschine)
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Abbildung 9: Kreislaufschema CRP-System

Am Priufstand konnen die Berechnungsergebnisse verifiziert und der
Konzeptnachweis des Systems erbracht werden. In der Praxis ergeben sich jedoch
einige Unterschiede im Vergleich zur Simulation, insbesondere gegeniber der
stationaren Berechnung. Die wahrend der Messreihen gewonnenen Erkenntnisse
sind in den folgenden Abschnitten naher dargestellit.

Um die Unterschiede zwischen den theoretischen und experimentellen Ergebnissen
verdeutlichen zu kénnen, wird eine Kaltstartmessung im Zertifizierungszyklus NEFZ*°
bei einer Umgebungstemperatur von 20 °C betrachtet.

Forderung und Druckerhéhung

Zunachst kommt im System eine Fligelzellenpumpe zum Einsatz, die im Rahmen
verschiedener Entwicklungsstufen durch eine Zahnradpumpe ersetzt wird, um der
Anforderung an ein hermetisches System gerecht zu werden.

Bei Betrachtung der Messergebnisse in Abbildung 10 fallt auf, dass die
Temperaturerhohung des Arbeitsmediums durch die adiabat reibungsbehaftete

“0 Der Neue Europaische Fahrzyklus dient seit dem 1. Januar 1996 der Ermittlung des
Normverbrauchs zur vergleichbaren Bewertung aller Pkw-Hersteller. Er besteht aus vier
identischen, schwachlastigen Stadtfahrzyklen sowie einem Uberlandzyklus im mittleren
Lastbereich und dauert insgesamt 1180 Sekunden.
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Verdichtung selbst bei einem niedrigen Pumpenwirkungsgrad so gering** ausfallt,
dass sie aufgrund der thermischen Tragheit und der Warmeverluste des
Pumpengehauses in den Messungen praktisch kaum nachweisbar ist. Im Mittel liegt
die Differenz tUber die Pumpe wahrend der ersten 800 s im Zyklus bei ca. 10 K bis
15 K.
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Abbildung 10: Temperaturverlust Gber die Pumpe im Zyklus (Kaltstart)

Verdampfung

Wie aus Abbildung 9 ersichtlich, ist eine denkbare Systemkonfiguration die
Ausfuhrung mit zwei Verdampfern , die jeweils im Abgasstrang links und rechts nach
den Katalysatoren verbaut sind. Diese kann auf zwei unterschiedliche Arten
Auswirkungen auf den Betrieb des Systems haben. Einerseits koénnen die
Abgastemperaturen am Verdampfereintritt zwischen den beiden Verdampfern durch
unterschiedliche Abkihlung der Abgasanlage um bis zu 50 K variieren. Andererseits
kann bei Auftrennung des Arbeitsmediums auf die beiden Warmeubertrager unter
Umstanden eine Gleichverteilung des Massenstroms nicht tber den gesamten
Betriebsbereich sichergestellt werden. Bei geringen Massenstromen oder hohem
Warmeeintrag wird diese Ungleichverteilung beginstigt und infolgedessen steigt

“I Fur das verwendete Arbeitsmedium liegt die Temperaturerhbhung durch adiabat
reibungsbehaftete Verdichtung und Druckerhéhung um p = 15 bar bei maximal 2 K
(vgl. Tabelle 1 — Nr.2).
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der Dampfgehalt in einem der beiden Warmeubertrager noch weiter an. Wird die
Differenz zu groR, kann es zu einer lokalen Uberhitzung und einem Anstieg der
Stromungsverluste im Warmeubertrager mit geringem Massenstrom kommen, was
diesen Effekt weiter verstarkt. Wird der Massenstrom nicht nachgeregelt, besteht die
Gefahr der Entstehung lokaler ,Hotspots “, welche die Komponente beschéadigen
kénnen. In Abbildung 11 sind die Austrittstemperaturen der beiden Verdampfer
wéahrend des Zyklus dargestellt. Erkennbar sind der Temperaturunterschied der
beiden Verdampfer T ;. im Bereich der Beschleunigungsphasen und die
Uberhitzung des Arbeitsmediums im linken Verdampfer zu Beginn des
Uberlandabschnitts und bei Beschleunigung auf 120 km/h. Zur Vermeidung dieses
Effekts erfolgt im Rahmen des Versuchstrageraufbaus (siehe Abschnitt 3.2) der
Umbau auf einen Verdampfer.
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Abbildung 11: Austrittstemperaturen bei Ungleichverteilung des Massenstroms

Geschlossener Kreislauf

Bei Ausfihrung des Systems als geschlossener Kreislauf mit fixem Puffervolumen

fur das Arbeitsmedium (Konfigurationen A und B - Tabelle 2) ergibt sich eine
besondere Anforderung an die Menge des Arbeitsmediums. Diese liegt in einer
exakten Beflllung , um das System im gesamten Betriebsbereich effizient betreiben
zu koénnen. Es muss ausreichend Fullmenge vorhanden sein, um im Kaltstart sowie
in niederlastigen Betriebspunkten flissiges Arbeitsmedium vor der Pumpe
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sicherstellen zu konnen. Sie darf jedoch nicht zu grol3 sein, da der Niederdruck sonst
in hoherlastigen Betriebspunkten stark ansteigt. Dies fiuhrt zur Minderung der
Wirkungsgrad durch Verringerung des Druckverhdltnisses und kann unter
Umstanden zur Uberbeanspruchung der im Niederdruckteil verbauten Komponenten
fuhren. Grol3er Vorteil der Ausfuhrung als geschlossener Kreislauf ohne
Puffervolumen ist der sich im Ruhezustand einstellende Unterdruck gegentber der
Umgebung. Dies ermoglicht insbesondere im Kaltstart die Realisierung grol3er
Druckverhéltnisse und verbessert das Anlaufverhalten der Expansionsmaschine.
Dem gegenuber steht allerdings die hohe Anforderung an die Dichtheit des Systems,
um das Eindringen von Fremdgasen im Ruhezustand zu vermeiden. Abbildung 12
zeigt den Verlauf des Niederdrucks im geschlossenen System ohne Puffervolumen
im NEFZ (Kaltstart bei 20 °C). Im Ruhezustand zu Beginn der Messung liegt der
Niederdruck bei etwa 90 mbar. Wahrend der ersten 740 s bleibt er unterhalb des
Umgebungsdruckes. Erst im Uberlandteil bei Beschleunigung auf 120 km/h steigt der
Druck auf ein hohes Niveau an.
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Abbildung 12: Niederdruck im geschlossenen System ohne Puffervolumen im Zyklus
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Zielsetzung und Systemaufbau

3 Zielsetzung und System aufbau

Nachdem der Stand der Entwicklungen auf dem Gebiet der thermischen
Rekuperation in der Automobilindustrie anhand vorliegender Veréffentlichungen
bekannt ist und die sich ergebenden Herausforderungen bei der Integration eines
ORC in mobilen Anwendungen anhand eines Prototyps der ersten Generation
aufgezeigt ist, lassen sich die weiterfihrenden Ziele definieren, die der vorliegenden
Arbeit zugrunde liegen. Diese beinhalten die Untersuchung von Komponenten, um
den im vorherigen Kapitel beschriebenen Problematiken entgegenzuwirken. Daruber
hinaus beinhaltet dieser Abschnitt eine Beschreibung der Versuchsaufbauten
(Konfigurationen C und D - Tabelle 2), welche als Grundlage fur die
Versuchsdurchfiihrungen dienen.

3.1 Ziele dieser Arbeit

Basierend auf dem in Kapitel 2.2 vorgestellten System ist das Ziel dieser Arbeit, die
Prozessfilhrung des ORC an die Rahmenbedingungen*® und Restriktionen** der
mobilen Anwendung anzupassen, um das System sowohl im transienten Fahrbetrieb
als auch im Kaltstart zu jeder Zeit optimal betreiben zu kénnen. Der Fokus liegt dabei
auf der Analyse von drei Komponenten, mit deren Hilfe sich Einfluss auf den Prozess
nehmen lasst.

Ejektor

Die erste der drei untersuchten Komponenten ist eine Strahlpumpe, die im
Folgenden als Ejektor bezeichnet wird. Er zeichnet sich durch zwei Eigenschaften
aus, die ihn fur den Einsatz im ORC interessant machen. Erstere liegt im prinzipiellen
Aufbau ohne den Einsatz beweglicher Bauteile®, was in erster Linie zu einem
geringen Regelungs- und Wartungsaufwand fuhrt, ihn jedoch in seinem
Betriebsbereich stark einschrankt. Die zweite Besonderheit liegt im Funktionsprinzip

“2 Insbesondere lastabhéngiger Warmeein- und -austrag im dynamischen Fahrbetrieb sowie
Packaging.

43 Ejektoren mit variabler Geometrie (Diisennadelregelung) sind nicht Gegenstand der
Untersuchungen.
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eines Ejektors. Durch Expansion des Treibmediums lasst sich auf der Saugseite ein
drittes Druckniveau aufspannen, welches sich zur Forderung und Verdichtung z.B.
von Dampf eines niedrigen Druck- und Temperaturniveaus einsetzen lasst. Die
Motivation liegt in der Untersuchung, inwiefern sich ein Ejektor zur zusatzlichen
Nutzung des Kuhlmittels (Abbildung 22), zur Absenkung des Niederdruckes
(Abbildung 15-4) oder zur Erzeugung von Kalteleistung** (Abbildung 15-3) eignet.
Neben der theoretischen Betrachtung der Stromungsvorgange dient eine
Kreislaufberechnung anhand eines vereinfachten Ersatzmodells der konstruktiven
Auslegung eines Prototyps zur Vermessung am Prufstand.

Fullstand-Kompensationseinheit

Um dem Problem der Flllmengenanpassung im transienten Betrieb sowie der
Anforderung an die Dichtheit gegen Unterdruck im Ruhezustand entgegenzuwirken,
bildet die Untersuchung einer passiven Fillstand-Kompensationseinheit (FKE) den
zweiten Teil dieser Arbeit. Die Aufgabe der FKE ist es, das System im Ruhezustand
komplett mit Arbeitsmedium zu fluten, um den Ruhedruck stets bei mindestens
Umgebungsdruck zu halten und der o.g. Problematik (Dichtheit, Fremdgase)
entgegenzuwirken. Gleichzeitig wird die Moglichkeit untersucht, dem System einen
Vordruck aufzupragen. In Verbindung mit der Auslegung des Ausgleichsvolumens
auf der Gasseite dient dies der Optimierung auf den gesamten Betriebsbereich unter
den transienten Rahmenbedingungen der mobilen Anwendung. Im Fokus steht
hierbei die Beeinflussung und Optimierung des Niederdruckes im System wé&hrend
des Betriebs sowohl zur Steigerung des Systemwirkungsgrades, als auch zur
Sicherstellung eines konstanten Massenstroms in allen Lastbereichen.

Innerer Warmeubertrager

Die dritte betrachtete Komponente stellt ein innerer Warmedibertrager (IWU) bzw.
Rekuperator dar. Uberlegungen zeigen auf, dass das Optimierungspotenzial des
IWU im realen Einsatz und unter den gegebenen Randbedingungen deutlich héher
ist als in zahlreichen Publikationen beschrieben. Der Fokus liegt hierbei auf dem

“ Gibt die Leistung einer Kaltemaschine (z.B. Klimaanlage) an, die am Warmeubertrager
(Verdampfer) von dem zu kihlenden Medium aufgenommen wird.
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Ausgleich der Warmeverluste durch Konvektion , Konduktion und Strahlung
zwischen Kondensator und Dampferzeuger sowie auf der Verbesserung der
Kaltstarteigenschaften  hinsichtlich thermischer Tragheit. Hinzu kommen die
Entlastung *° des Kondensators zur Rekuperation des Temperaturglides*® sowie die
Moglichkeit zur Steigerung des Pumpenwirkungsgrades durch Erhohung der
Unterkdihlung. Eine experimentelle Untersuchung soll das Potenzial der
theoretischen Betrachtung anhand von Messungen bei konstanten Betriebspunkten
im Zyklus bestétigen.

3.2 Systemaufbau

Der Aufbau des in Abbildung 13 dargestellten Kreislaufs am Prifstand bildet die
Grundlage der Untersuchungen in der vorliegenden Arbeit. Dabei flieRen die am
Prototypen der ersten Generation gewonnenen Erkenntnisse in den Aufbau mit ein.
Im Rahmen der Integration des Systems erfolgten drei grundlegende Modifikationen
(grau), um den Betrieb des ORC zu ermoglichen bzw. zu optimieren.

Verdampfer

o— "/ \NI—e

Speisepumpe —|
Entgasungsbehélter
\
Kondensator
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|
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Abbildung 13: Systemkonfiguration im Prifstand

% Das Kahlsystem wird um den Betrag des Warmestroms ,entlastet”, der durch die erhdhte
Eintrittstemperatur des Arbeitsmediums weniger aus dem Abgas Ubertragen wird (siehe
Kapitel 4.3.4).

6 Aufgrund der Temperaturabnahme bei isobarer Kondensation ergibt sich beim Einsatz
eines Stoffgemisches ein ,Temperaturglide” des Arbeitsmediums am Kondensatoraustritt
ggl. dem Zustand nach Expansionsmaschine (vgl. Kapitel 4.3.2).
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Maf3geblich unterscheidet sich der Aufbau des zweiten Versuchstragers auch durch
die Modifikation der Abgasanlage. Wahrend beim Vorganger jeweils ein
Dampferzeuger in beiden Abgasstrangen zum Einsatz kam, sind im betrachteten
Aufbau die beiden Abgasstrange zwischen den Katalysatoren und dem
Endschalldampfer zu einem Strang zusammengefuhrt. Dies ermoglicht den Einsatz
eines einzigen Dampferzeugers, was zur Stabilitat (vgl. Abschnitt 2.2 - Verdampfung)
im transienten Fahrbetrieb fihrt. Im Rahmen der Untersuchung eines inneren
Warmetubertragers (Kapitel 4.3) erfolgt eine weitere wesentliche Modifikation am
KahImittelkreislauf zur Absenkung der Kondensationstemperatur.

Dariber hinaus erfolgen keinerlei Umbaumal3ihahmen gegeniber den
Konfigurationen A und B (siehe Tabelle 2). Im Folgenden sind die verwendeten
Hauptkomponenten in Prozessrichtung*’ beschrieben.

Als Speisepumpe kommt eine Zahnradpumpe zum Einsatz, welche bereits in der
zweiten Ausbaustufe des Systems (Generation 2) zum Einsatz kam. Hierbei handelt
es sich um die Modifikation einer Industriepumpe, deren Spezifikation weitestgehend
auf die Randbedingungen®® des betrachteten ORC passt. Als Antrieb fir den
Pumpenkopf dient ein burstenloser, innenlaufender Drehstrommotor, der zur
Abdichtung der gesamten Pumpe gegeniiber Umgebung®® und zur Kiihlung in das
Pumpengehéuse integriert und mit Arbeitsmedium durchstrémt ist. Die Ansteuerung
erfolgt Giber ein PPM-Signal®
Hz.

mit einer Amplitude von 5 V und einer Frequenz von 50

Zur Verdampfung des Arbeitsmediums kommt ein dreiteiliger
Plattenwarmeubertrager im  Prototypenstadium zum Einsatz. Uber eine
pneumatisch® angetriebene Abgasklappe lasst sich der Dampferzeuger im Falle zu
hoher Abgastemperaturen oder zu groRen Belastungen des Kuihlsystems

" Nicht in zeitlicher Abfolge in welcher die Komponenten verbaut wurden (betrifft IWU und
FKE)

8 Minimaler und maximaler Volumenstrom zum Erreichen des Zieldampfgehaltes im
Teillastbereich

“9 Insbesondere zur Abdichtung bei Unterdruck im Ruhezustand

*° Bei der Pulspausenmodulation (PPM) wird das zu {ibertragende Signal als Pausendauer
zwischen zwei Impulsen codiert

*1 Aufgrund der digitalen Ansteuerung sind keine Zwischenstellungen méglich
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|

wegschalten. Die Ansteuerung erfolgt Gber ein PWM-Signal®>® mit einer Amplitude

von 12 V und einer Frequenz von 140 Hz.

Die Entspannung des Arbeitsmediums erfolgt Gber einen Expander mit integriertem
Generator. Dieser liefert Drehstrom, der in einem nachgeschalteten Gleichrichter in
Gleichspannung umgewandelt und Uber einen DCDC-Wandler zur Rickspeisung auf
das HV-Niveau des Hybridnetzes transformiert wird. Die Drehzahlsteuerung des
Expanders erfolgt Uber die Spannungsvorgabe des Wandlers.

Der innere Warmelbertrager ist als Rohr-in-Rohr Koaxialwarmeubertrager
ausgefihrt und kommt im Rahmen des zweiten Umbaus (vgl. Kapitel 4.3) zum
Einsatz. Das innere Rohr wird vom dampfférmigen Arbeitsmedium nach der
Expansionsmaschine durchstromt. Das flussige Arbeitsmedium wird im Mantelraum
zwischen AufR3en- und Innenrohr zum Verdampfereintritt geleitet.

Die Kondensation und Unterkihlung des dampfférmigen Arbeitsmediums erfolgt in
einem prototypischen Plattenwarmeubertrager. Diese kommen bereits in
Serienanwendungen wie z.B. in der Verfahrenstechnik zum Einsatz. Der
Kondensator ist zunachst am Motoraustritt an den HT-Kreislauf des
Fahrzeugkiihlsystems angebunden. Im Rahmen der IWU-Untersuchung erfolgt eine
Verlegung des Abzweigs zum Austritt des HT-Kuhlers. Die Verflissigung des
Arbeitsmediums erfolgt im Gegenstrom-, die Unterkiihlung im Gleichstromabschnitt
des Warmetubertragers.

Dem  Kondensator ist Uber ein  Verbindungsstick die  Fullstand-
Kompensationseinheit  (FKE, vgl. Kapitel 4.2) nachgeschaltet. Diese puffert das
Uberschissige Arbeitsmedium im Betrieb abhangig des sich einstellenden
Niederdruckes und des Gegendruckes auf der Gasseite. Zur Realisierung eines
Vordrucks im Betrieb ist diese mit einem definierten Ausgleichsvolumen versehen,
welches mit einem Gas oder Kéltemittel befullbar ist.

Die Ansteuerung der systemseitigen Komponenten erfolgt tber eine Microcontroller-

gesteuerte ECU. Diese stellt als 1/0's®® mehrere High-Side/Low-Side Schalter,

digitale Eingange sowie eine CAN>*- und LIN®>-Schnittstelle bereit. Fiir Abgasklappe,

2 Bei der Pulsweitenmodulation (PWM) wird der Tastgrad eines Rechteckpulses bei
konstanter Frequenz moduliert

*3 Ein-/Ausgabeschnittstelle

> Serielles Bussystem
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Kidhlmittelzusatzpumpe und DCDC-Wandler wird die Versorgungsspannung direkt
Uber die ECU durchgeschaltet, um diese ein- bzw. auszuschalten. Die Steuerung der
ECU selbst erfolgt iber den Mess-CAN®.

Das gesamte Steuerungs- und Regelungskonzept ist zunachst mit MATLAB
Simulink® umgesetzt. Um die optimale Ansteuerung der Systemkomponenten in
verschiedenen Betriebspunkten, z.B. auf dem Rollenpriufstand, ermitteln zu kénnen,
verfuigt das Modell Uber eine Bedienoberflache (GUI) zur manuellen Ansteuerung der
einzelnen Komponenten. Nach Anpassung aller Kennfelder und Regler erfolgt die
Uberfiihrung des Modells auf ein echtzeitfahiges Prototypensteuergerat.

*> Serielles Bussystem mit geringerer Bandbreite gegeniiber dem CAN-Bus

% Zusétzlicher CAN-Bus, unabhangig vom Fahrzeug-CAN-Bus, zur Signalverarbeitung und
Kommunikation zwischen den Steuerungs- und Systemkomponenten
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4 Komponenten zur Steigerung des Systemwirkungsgrad es

Zur Steigerung des thermischen Wirkungsgrades von Rankine-Kreislaufen finden
sich in der Literatur neben klassischen Ansatzen weitere aus der Kraftwerkstechnik®’,
wie z.B. Zwischeniberhitzung®® (ZU) und regenerative Speisewasservorwarmung®
(RSWV) [65]. Ein Uberblick tiber die konventionellen Methoden und uber in dieser
Arbeit untersuchte Technologien gibt Abbildung 14.

CRP /ORC
I
| |
— Stand der Technik ,heue’ Technologien —
—| Zwischenulberhitzung |
| Regenerative | Ejektor Organic Rankine Cycle I—
Speisewasservorwarmung

| Fullstand-Kompensationseinheit |—

Abbildung 14: Technologien zur Wirkungsgradsteigerung

Oft liegt der Fokus publizierter Studien auf der Kombination des konventionellen
Kreislaufs mit einem zweiten, auf Ejektoren oder Sorption basierenden Kreislauf oder
der Nutzung zweier Warmequellen unterschiedlichen Temperaturniveaus mithilfe
eines Zwischenkreislaufs. Im Folgenden sind die vier vielversprechendsten dieser
Anséatze (siehe Abbildung 15) kurz erlautert.

Eckert [66] beschreibt verschiedene Anséatze zur Nutzung zweier Warmequellen tber
einen Zwischenkreislauf . Bei konventioneller Parallel- oder Reihenschaltung kommt
es zur Minderung des Wirkungsgrades durch Exergieverluste . Aus diesem Grund

" Ein GroRteil dieser Anséatze ist aus Griinden des Packagings oder der Regelung im
Fahrzeug nicht darstellbar.

°8 Zur Vermeidung eines niedrigen Dampfgehaltes bei hohen Temperaturen und einmaliger
Entspannung und zur Steigerung des thermischen Wirkungsgrades durch Erh6hung der
mittleren Temperatur bei der dem Prozess Wéarme zugefuhrt wird.

* Die RSWV, auch Carnotisierung des ORC genannt, dient der Verringerung des
Warmestroms zur Vorwarmung des Speisewassers bei hohen Temperaturdifferenzen
(Annaherung an den Carnot-Prozess). Hierzu wird Warme Uber stufenweise Entnahme
teilexpandierten Dampfes aus der Expansionsmaschine auf das Medium zwischen
Speisepumpe und Dampferzeuger Ubertragen.
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findet die Warmeubertragung Uber einen gesplitteten Zwischenkreislauf statt. Als
Vorteil dieser Verschaltung wird die Aufteilung der Volumenstrome genannt, durch
die sich der Ubertragungskreis an die (ibertragene Warmemenge anpassen lasst.
Dies ermdglicht einen weitestgehend stationaren Betrieb der ORC-Anlage.

Die Firma Amovis GmbH beschreibt mit ihrem ,CoolSteam-System* [67], [68] ein
effizienzgesteigertes ORC-System zur Stromerzeugung und
Fahrzeugklimatisierung in Elektrofahrzeugen an. Das System basiert auf einem
brennerbetriebenen ORC in Kombination mit einer Adsorptionskalteanlage. Die
Adsorptionskalteanlage ist der Expansionsmaschine nachgeschaltet und Gbernimmt
neben der Kalteerzeugung gleichzeitig die Funktion des ORC-Kondensators. Dieses
Add-On-System ermoglicht ein effizientes Thermomanagement des Fahrzeuges,
unabhangig vom zur Verfligung stehenden elektrischen Bordnetz, es erfordert jedoch
das Mitfihren von Kraftstoff fur den Brennerbetrieb.

Dai et al. [69] sowie Zheng & Weng [70] beschreiben jeweils einen kombinierten
Rankine-Ejektor-Kreislauf ~ zur Erzeugung von Nutzkalte . Uber einen zwischen
Expansionsmaschine und Kondensator geschalteten Ejektor wird das dampfférmige
Arbeitsmedium weiter entspannt. Der durch die Saugwirkung entstehende
Unterdruck auf der Saugseite des Ejektors dient der Verdampfung eines nach
Kondensator abgezweigten Teilstroms, wodurch eine nutzbare Kihlleistung entsteht.

Li et al. [71] vergleichen einen &ahnlichen Systemaufbau zur Nutzung zweier bzw.
einer gesplitteten Warmequelle mit einem konventionellen ORC und einem
doppelten ORC (DORC). Ein Teil der Warmequelle dient der Verdampfung des
Arbeitsmediums und Energieumwandlung in der Expansionsmaschine. Der
verbleibende Warmestrom wird in einem zweiten Dampferzeuger zur Verdampfung
des Arbeitsmediums auf einem niedrigeren Temperaturniveau verwendet. Dieser
Dampf dient als Treibmedium fir den nachgeschalteten Ejektor. Der an der
Saugseite entstehende Unterdruck ermdglicht die Absenkung des Niederdruckes.
Dieser Ansatz zielt damit auf die Erhohung des Druckverhéltnisses uber die
Expansionsmaschine zulasten des Warmeeintrags im Dampferzeuger ab.
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1. Zwischenkreislauf 2. Adsorptionskalteanlage

|
@ N spn:
® ! <>): @ \@) Expander
Og @ : @t J-©
® l O = 93
R & IO
@" umpe
CD/I il Wi g
Quelle: [66] Quelle: [67]
3. EORC zur Klimatisierung 4. EORC zur Niederdrucksenkung

<

6 7 Valve

Quelle: [69] Quelle: [71]

Abbildung 15: Anséatze zur Wirkungsgradsteigerung von ORC-Anlagen

Wahrend die Ansétze zwei und drei lediglich auf eine Wirkungsgradsteigerung der
ORC-Anlage durch Umwandlung der Wéarme in eine weitere Energieform neben der
mechanischen Energie abzielen, setzen die Ansatze eins und vier direkt an der
Erhohung der mechanischen Nutzleistung an. Dies lasst sich durch Einkopplung
einer weiteren Warmequelle oder durch Erhdhung des Druckverhaltnisses mittels
Absenkung des Niederdruckes realisieren. Im folgenden Abschnitt steht die
Wirkungsgradsteigerung durch Erh6hung der Ausgangsleistung im Fokus. In
Kapitel 4.1 findet dazu eine nahere Betrachtung der Einsatzmoglichkeiten von
Ejektoren im Zusammenhang mit der Warmertckgewinnung in Kraftfahrzeugen statt.
Die Untersuchung beschrankt sich dabei insbesondere auf den Einsatz eines
Ejektors zur Nutzung zweier Warmequellen mit unterschiedlichen Temperaturen und
Druckniveaus. Im Unterschied zu den oben genannten Ansatzen zielen die
Recherchen in der vorliegenden Arbeit auf eine Anpassung des Basis-ORC an den
transienten Fahrbetrieb ab, ohne die Komplexitat des Systems gravierend zu
erhohen.
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4.1 Ejektor- Organic -Rankine -Cycle

Ejektoren kommen durch ihren einfachen Aufbau in unterschiedlichsten
Anwendungen zum Einsatz, in welchen robustes und flexibles Foérdern oder
Verdichten von Medien gefragt ist, wie beispielsweise in Kalteanlagen zur
Steigerung des COP (vgl. Fiorenzano [72]). Dem einfachen Aufbau stehen jedoch
komplexe Strémungsvorgange im Inneren eines Ejektors gegeniber, weshalb sich
eine Auslegung und Anpassung an den jeweiligen Einsatz- und Betriebsbereich sehr
schwierig gestaltet. Gerade die rechnerische Pradiktion, z.B. beim turbulenten

Mischungsvorgang

oder den auftretenden VerdichtungsstoRen , stellen die
Wissenschaft vor eine schwierige Aufgabe (vgl. Ansatz Abschnitt 4.1.2). In der
Literatur finden sich hierzu nur wenige Ansétze, deren Zusammenhange grolitenteils
noch nicht mithilfe experimenteller Untersuchungen bestétigt sind. In Tabelle 3 sind
die verschiedenen Arten von Ejektoren mit exemplarischem Einsatzgebiet nach

Treib- und Saugseite kategorisiert.

Tabelle 3: Benennung Strahlpumpen und Anwendungen [73], [74]

Treibmedium

Gas- Dampf- Flussigkeits -
. Strahlpumpe Strahlpumpe Strahlpumpe
Saugmedium
. Flussigkeitsstrahl-
Gasstrahl-Ventilator ) )
Strahl- ] ) Dampfstrahl-Ventilator Ventilator
. (Heizgasmischung z.B. . ]
Ventilator (Kylchap, Giesl-Ejektor) (Auswaschen von
Bunsenbrenner) B i
Stauben und Dampfen)
Dampfstrahl- Flussigkeitsstrahl-
g Gasstrahl-Kompressor
= £ Strahl- ) . Kompressor Kompressor
S > (Chemische Industrie, . L .
5 2 Kompressor . (Papier-, Zellstoff- u. (Speisedlhydrierung,
N Gasmischung) . ) : i
o Lebensmittelindustrie) Trinkwasserentsauerung)

Gasstrahl- Flussigkeitsstrahl-
Dampfstrahl-
Strahl- Vakuumpumpe Vakuumpumpe
Vakuumpumpe
Vakuumpumpe (Saugdruckabsenkung o (Anfahren von
) . (Speisedlherstellung) )
bei Wasserringpumpen Kreiselpumpen)
Dampfstrahl- L
Gasstrahl- L Flussigkeitsstrahl-
Strahl- L Flussigkeitspumpe o
o Flussigkeitspumpe . Flussigkeitspumpe
Flussigkeitspumpe . . (Forderung & .
(Zerstauber, Airbrush) . (Lenzpumpe, Zumischer)
Erwérmung v. Wasser)
Gasstrahl- Flussigkeitsstrahl-
Dampfstrahl-
Strahl -Feststoffpumpe Feststoffpumpe Feststoffpumpe
- Feststoffpumpe .
(Sandstrahlgeblase) (Kies-/Schlammpumpe)

% |mpulsaustausch durch instationare, dreidimensionale Strémung mit Wirbeln.
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Neben dem verbreiteten Einsatz zum Fo6rdern von Medien macht den Ejektor
besonders die folgende Eigenschaft interessant fir den Einsatz in geschlossenen
Kreisprozessen. Der durch die Expansion entstehende Unterdruck am saugseitigen
Eingang des Ejektors ermdglicht das Aufspannen eines dritten Druckniveaus
unterhalb des Niederdruckes im Kreisprozess ohne den Einsatz einer anderen
Pumpe.

4.1.1 Funktionsweise von Ejektoren

Das folgende Kapitel behandelt zunéachst die Charakterisierung und theoretische
Untersuchung der einzelnen Bestandteile eines Ejektors. Der Fokus liegt dabei auf
der Beschreibung des Einflusses verschiedener Geometrieparameter auf die
Stromungsvorgénge innerhalb eines Ejektors. Darauf aufbauend erfolgt die
Auslegung des Ejektors fur die Anwendung im untersuchten EORC-Kreislauf.

Das Grundprinzip eines Ejektors besteht darin, zwei Strome desselben oder zweier
verschiedener Arbeitsmedien in der Mischkammer (siehe Abbildung 17 unten)
zusammenzufihren. Dabei wird das auf der Saugseite anliegende Arbeitsmedium
(Saugmedium) niedrigen Druckes mithilfe eines Treibmediums hoéheren Druckes
gefordert und verdichtet. Im Mischrohr bzw. Mischraum findet ein Austausch der
Eigenschaften beider Strome statt und sie verlassen das Mischrohr als Gemisch. Die
Saugwirkung entsteht dabei durch Expansion des Treibstrahles und der daraus
resultierenden Beschleunigung des Fluides. Infolge der Impulsibertragung von
Treib- und Saugstrom wird der Treibstrom abgebremst, wahrend der Saugstrom
infolgedessen beschleunigt wird. Im Diffusor findet eine Umwandlung der
Geschwindigkeitsenergie des Gemisches in Druckenergie statt. Abbildung 16
verdeutlicht diese Funktionsweise anhand eines qualitativen Druck- und
Geschwindigkeitsverlaufs aus [75] Uber die einzelnen Abschnitte. Die Abhangigkeit
der beiden GrofRen voneinander lasst sich im ersten Ansatz durch die Bernoulli-
Gleichung® (fur reibungsfreie, inkompressible Medien bzw. ideale Gase)
abschéatzen.

1 Aufgrund der geringen GroRe der betrachteten Ejektoren lasst sich der Therm der
geodatischen Hohe vernachlassigen.
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Reibungsfreie, inkompressible Medien
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Abbildung 16: Qualitativer Geschwindigkeits- und Druckverlauf eines Ejektors [75]

Fur die weitere Auslegung des Ejektors ist deshalb eine Unterteilung in folgende
Abschnitte sinnvoll:

Saugduse (SD) (4.1.2.1)
Treibduse (TD) (4.1.2.2)
Mischrohr (MR) (4.1.2.3)
Diffusor (Diff) (4.1.2.4)

Bei der Auslegung eines Ejektors gibt es mehrere Geometrieparameter , die grof3en
Einfluss auf den Ejektorwirkungsgrad haben. Die Struktur des Treibstrahles und der
Treibmassenstrom werden hauptséchlich durch die Einstrombedingungen und die
Geometrie der Treibdiise bestimmt. Weiteren Einfluss auf den Ejektorwirkungsgrad
nehmen der Abstand der Treibdise zum Eintritt des Mischrohrs dp, die
Saugrohrgeometrie , das Verhéltnis von Mischrohrdurchmesser DMisch  ZU
Austrittsdurchmesser  der Treibdise @b, das Verhaltnis von Lange Lyisch zum
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Durchmesser des Mischrohrs sowie der Offnungswinkel des Diffusors diff-
Abbildung 17 zeigt den grundlegenden Aufbau des fur die Untersuchung
konstruierten Flussigstrahlejektors sowie die fur die Auslegung wichtigen
geometrischen Einflussgrofien.

TreibdUse Saugduse Einlaufkonus Mischrohr Diffusor
rhsaug
74
Mireib —*| S g — Mmisch
Saugraum
Dreib
LI o o -
g
ediff
QMisch
do
Lmisch

Abbildung 17: Aufbau und geometrische Grélien des Ejektors

4.1.2 Theoretische Auslegung des Ejektors

Aufgrund der komplexen Strémungsverhéltnisse im Inneren®® eines Ejektors findet
dessen Auslegung in der Praxis iterativ unter Einbindung von experimentellen
Untersuchungen  statt. Die Grundlage dieser Vorgehensweise stellt eine
Geometrievariation der einzelnen Komponenten und die Messung des Einflusses auf
den Ejektorwirkungsgrad dar. Im Fokus steht zunachst die Beschreibung der
Stromungsvorgange in den einzelnen Abschnitten eines Dampfstrahlejektors. Die

®2 1m Vergleich zu groRen, industriellen Ejektoren (z.B. Chemieindustrie, Kraftwerkstechnik,
etc. [74]) ist bei der Vorhersage der Stromungsverhéltnisse insbesondere bei kleinen
Ejektoren mit groRen Abweichungen zu rechnen.
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Berechnung orientiert sich dabei an der von Cizungu [75] beschriebenen
Vorgehensweise. Die in den Formeln verwendeten GréRen und Indizes beziehen
sich auf die Abbildung A9 im Anhang. Die daraus gewonnenen Erkenntnisse dienen
als Grundlage fur eine wirkungsgradbasierte Auslegung eines Flissigstrahlejektors
und die spatere Einbindung in das Gesamtmodell. Die Berechnung der
thermodynamischen Zustande am Ejektorein- und austritt basiert auf dem in
Abbildung 18 dargestellten Kreislauf.

AG-Warmedubertrager

N AVAVAY, P olele

KM-Warmeubertrager T -
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: — Arbeitsmedium
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Abbildung 18: Kreislaufverschaltung Dampfstrahlejektor

4.1.2.1 Saugdise

Die relative Lage der Treib- gegenuber der Saugdise nimmt Einfluss auf die
Stromungslinien und damit auf die Reibungsverluste . Generell ist zwischen drei
TreibdUsenkonfigurationen zu unterscheiden. Die Spitze der Treibdise kann dabei
relativ zum Mischrohr gesehen davor im Mischraum, im Einlaufkonus zum Mischrohr
oder im Mischrohr selber liegen. Der letztere Fall erlaubt es nach [75] aufgrund des
parallelen Verlaufs der Stromungslinien, den Druck am Treibdisenaustritt gleich dem
mittleren Druck in der MUindungsebene von Treib- und Saugmassenstrom zu setzen.
Dieser Vorgang lasst sich deshalb gut durch ein eindimensionales Modell
beschreiben. Bei anderen Dusenkonfigurationen ist dies aufgrund des negativen
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Druckgradienten zur Mischrohrwand nicht mdglich, da hier ein mehrdimensionales
Stromungsfeld vorliegt.

Beim Einsatz von Ejektoren in Kalteanlagen wird der Saugmassenstrom anhand
der Kalteleistung am Dampferzeuger bestimmt. Im betrachteten Kreislauf zur
Nutzung der Kuiuhlmittelwarme ist der Saugmassenstrom durch den
Ejektorwirkungsgrad beschrénkt, sodass eine komplette Aufnahme der Uber das
Kihimittel Gbertragende Abwarme nicht moglich ist. In diesem Fall ist der
Saugmassenstrom mg anhand der Enthalpie vor und nach Dampferzeuger sowie der
KahImittelwérme iterativ zu bestimmen.

Qkw

Gl. 4.3
hKMWU,a - hKMWU,e

Msaug =

Der  Eintrittsquerschnitt  der Saugdise  Agage €rgibt sich  Gber die

Kontinuitatsgleichung zu:

Msaug

Asaug|e: Gl. 4.4

saug,e Wsaug,e
Um die Reibungsverluste mdglichst gering zu halten, ist die Eintrittsgeschwindigkeit
Wsaug.e Moglichst klein® zu wahlen.

Im optimalen Ejektorbetrieb  soll die Saugstromung am Mischrohreintritt die
ortliche Schallgeschwindigkeit  erreichen. Anhand dieser Bedingung lasst sich der

Austrittsdruck p iterativ bestimmen. Die Geschwindigkeit am Saugrohraustritt

saug,a

Wsaug.a SOWIe der Austrittsquerschnitt Ag,,q 2 berechnen sich nach

= 2
Wsauga = 2 Nsauge - Nsauga * Wsaugee Gl. 4.5

mit:
Nsaug.e: Enthalpie am Saugrohreintritt

Wsauge: Stromungsgeschwindigkeit am Saugrohreintritt

% In der Arbeit von Cizungu ist hierzu ein Wert von kleiner 20 m/s vorgeschlagen.
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m
Asaug.a = =2 Gl. 4.6

WS&UQ,a saug,a

Die Enthalpie am Mischraumeintritt lasst ist durch eine isentrope Zustandsanderung
Pmischeis = N Psaug.a:Ssauge  UNter Beriicksichtigung des Saugdiisenwirkungsgrades®*

saug berechnen.

hmisch, e = hsaug,e ~ saug hsaug,e - hmisch,e,is Gl. 4.7

Fur die Berechnung der Machzahl am Mischrohreintritt gilt:

Wmisch,e
I\/Iamisch,e -

Gl. 4.8

misch,e

Dabei wird die Schallgeschwindigkeit Cpische = C Tmisch.es aus der Ortlichen

misch,e

Temperatur und Dichte des Arbeitsmediums bestimmt. Die Iteration tGber wird

misch,e

so lange fortgesetzt, bis die Machzahl eins erreicht ist.

4.1.2.2 Treibdiise

Die Ausfihrung der TreibdlUse ist malR3geblich fir den Wirkungsgrad des Ejektors
verantwortlich. Der Einfluss der Treibdlise wird unter anderem von Hafner [76]
untersucht.

Beim Flussigstrahlejektor  (subsonische Strémung) kommt eine konvergente
Dise® zum Einsatz. Hier liegt eine blockierte Strémung °° vor, sodass der
Treibmassenstrom nur von den Eingangsparametern und dem
TreibdUsenaustrittsdurchmesser abhangig ist. Dabei hangt der Treibmassenstrom

linear vom Austrittsquerschnitt und nichtlinear vom Treibdruck ab.

®  Beschreibt das Verhaltnis der realen Enthalpiedifferenz zur theoretischen
Enthalpiedifferenz bei isentroper Expansion.

% stromungsgeschwindigkeit ist kleiner als die ortliche Schallgeschwindigkeit. Hier bewirkt
die Abnahme des Dusenquerschnitts eine Zunahme der Geschwindigkeit.

% Bewirkt eine Erhdhung des Diseneintrittsdruckes bzw. Absenkung des Austrittsdruckes
keine weitere Erh6hung des Massenstroms Uber den maximalen Wert my,,., SO wird dies als
sverblockung® (blockierte Stromung, engl. ,choked flow*) bezeichnet [107].
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Beim Dampfstrahlejektor  (supersonische  Strémung) hingegen kommt eine

” zum Einsatz. In einer Lavaldise wird das durchstromende Fluid im

Lavaldiise °
engsten Querschnitt auf Schallgeschwindigkeit (Laval-Zustand) beschleunigt, sodass
die Geschwindigkeit des Mediums am Austritt im Uberschallbereich liegt. Hierdurch

entsteht eine starke Saugwirkung im Ejektor.

Die Treibdise uUbernimmt die Hauptfunktion des Ejektors. lhre Aufgabe ist die
Umsetzung der Druckenergie des Treibstrahls in kinetische Energie durch Expansion
vom Treibdruck pyeir auf den Dusenaustrittsdruck paus. Die Geometrie lasst sich
anhand der Betriebsbedingungen ermitteln. Hierzu ist der thermodynamische
Zustand am Dduseneintritt und an der Saugseite des Ejektors vorzugeben. Der
Treibmassenstrom m; ergibt sich anhand der aus Abbildung 18 ersichtlichen
Randbedingungen fir den Abgaswarmeubertrager nach Gl. 4.9

Mac Cpac  TAG  acwU

Macwy = = Mireib Gl. 4.9

hAM,a - hAM,e

mit der Enthalpie am AGWU-Austritt hay, = h Pacwo aXacwu.a I Abhangigkeit des

Druckes p und des Dampfgehalts x.

Mit dem Treibmassenstrom lasst sich der Eintrittsquerschnitt Ayepe anhand der

Kontinuitatsgleichung berechnen.

m .
Ageibe = freb Gl. 4.10

treib,e Wtreib,e

Zur Vermeidung grol3erer Reibungsverluste aufgrund hoher
Stromungsgeschwindigkeiten ist der Eintrittsquerschnitt  entsprechend zu
dimensionieren.

Der engste Querschnitt an der Stelle y ist ein wichtiger geometrischer Parameter, der
den maximalen Treibmassenstrom eines Strahlverdichters bestimmt, da das Medium
an dieser Stelle bei einem ausreichend hohen Druckverhaltnis einen kritischen
Zustand erreicht. Der thermodynamische Zustand des Arbeitsmediums sowie der
entsprechende Querschnitt sind durch Iteration eines angenommenen Treibdruckes

67 Verfiigt tiber einen divergenten Diisenaustritt. Bei UberschallflieBgeschwindigkeit bewirkt
die Zunahme des Querschnitts eine Erhéhung der Geschwindigkeit.
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Preib  ZU  ermitteln.  Abbruchbedingung ist das Erreichen der 0rtlichen
Schallgeschwindigkeit bzw. der Machzahl von eins an dieser Stelle nach:

=Y

May = 2 Gl. 4.11

Bei Erfillung dieser Bedingung erreicht der Querschnitt ein Minimum.

Die zur Berechnung der Machzahl notwendige Stromungsgeschwindigkeit ergibt sich
aus der Energiebilanz zu

W,

y= 2 hi-hy +wf Gl. 4.12

Die zur Bestimmung der Ortlichen Schallgeschwindigkeit c,=c T,, y bendtigte

Dichte und Temperatur lassen sich durch Annahme einer isentropen Expansion vom
Duseneintritt unter Bertcksichtigung des Wirkungsgrades des konvergenten
Disenteils®® und mithilfe der Masseerhaltung berechnen.

T,=T hy,St,e mit hy = Nyeibe - Diise konv Nireib,e - hy,is Gl. 4.13
m .
= b Gl. 4.14
A Wy

Analog zur Berechnung des geringsten Querschnitts erfolgt die Berechnung des
Austrittsquerschnitts. Die Berechnung der Enthalpie am Dusenaustritt basiert auf der
Annahme zu Beginn des Kapitels 4.1.2.1, dass derselbe Druck am Dusenaustritt wie
in der Disenmindung herrscht. In der Realitat lasst die Konfiguration mit
TreibdUsenspitze im Mischrohreintritt nur geringe Saugmassenstréome zu, weshalb
fur die beiden betrachteten Ejektoren der Treibdlsenaustritt sehr weit hinten im
Einlaufkonus (siehe Abbildung 17), kurz vor dem Mischrohr angeordnet ist. Aufgrund
des geringen Abstandes zum Mischrohr kann diese Annahme jedoch als gltig
angesehen werden und der Druck am Ddusenaustritt gleich dem Druck am
Saugraumaustritt aus 4.1.2.1 gesetzt werden.

Um die Treibdise vollstdndig geometrisch beschreiben zu kénnen, sind nun die
Lange des konvergenten und divergenten Bereichs sowie der Querschnitt der

® In der Literatur finden sich zahlreiche Angaben zu Wirkungsgraden von Lavaldiisen. In
dieser Arbeit liegt den Berechnungen ein angenommener Disenwirkungsgrad von 0,7
zugrunde.
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Dusenmindung zu berechnen. Die geometrischen Gro3en sind Abbildung A9 im
Anhang zu entnehmen.

dtreib e " dy
L = —= ¥ Gl. 4.15
oV T Stan o2
dtreib a’” dy
= _feba 7y Gl. 4.16
v~ 2tan /2

Bei Auslegung des divergenten Diisenanteils ist weiterhin das Erweiterungsverhéltnis
Avreib,a/Ay Naher zu betrachten. Wird die Treibdise mit einem gréf3eren Gegendruck

betrieben als es ihrem Erweiterungsverhaltnis entspricht, so kann es bereits in der
Treibdise zu einem Verdichtungsstol3 (siehe Abschnitt 4.1.2.3) kommen [77], der
sich wiederum negativ auf die Saugleistung des Ejektors auswirkt.

Um die Druckverluste zwischen konvergentem und divergentem Dusenanteil
moglichst gering zu halten, ist der Einsatz einer Stabilisierungsstrecke mit
abgerundeten Querschnittsibergangen am Ein- und Austritt sinnvoll. In der
Literatur [75] wird eine L&nge der Strecke nach Gl. 4.17 empfohlen.

L,=0,6 d, Gl. 4.17
Die Gesamtlange der Treibdise ergibt sich zu

Loise = Lkonv + Ly + Laiv Gl. 4.18
sowie der gesamte Querschnitt der Disenmindung zu

Amind = 1+ AatAsa Gl. 4.19

unter Bericksichtigung der Treibdisenwandstéarke

4.1.2.3 Mischkammer

Das Mischrohr der betrachteten Ejektoren weist einen konvergenten
Eintrittsbereich  auf. Dieser Einlaufkonus bewirkt, dass der Mischungsvorgang

nicht unmittelbar am Dusenaustritt, sondern erst ab einem sog. effektiven
Querschnitt beginnt. Hier erreicht der Saugstrahl Schallgeschwindigkeit, wodurch er
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ein Blockierungsphdnomen analog zur engsten Stelle einer Lavaldiise®® erfahrt.
Néherungsweise lasst sich der Mischungsvorgang wie folgt darstellen:

Mit Beginn des effektiven Querschnitts erfolgt ein Impulsaustausch von Saug- und
Treibstrahl vorerst Uber Schubspannungskrafte und gekoppelt daran ein
Warmetransport . Hierbei kann es je nach Anfangsbedingungen und Art der
Stromung zu Phasenwechseln oder chemischen Reaktionen kommen. Der
Treibstrahl erfahrt im weiteren Verlauf durch die turbulenten Strémungsvorgénge
eine starke Verzogerung, bis er sich vollstandig mit dem Saugstrahl vermischt hat.
Mit abnehmendem Impulsstrom in  Strébmungsrichtung sowie mdglichen
MischungsstoRen kommt es innerhalb des Mischraumes zu einem Druckanstieg .
Dieser kann jedoch je nach Lange des Mischrohrs aufgrund der Reibungsverluste
wieder abnehmen. Der physikalische Mechanismus des Mischungsvorganges ist bis
heute nur sehr schwierig und unter Zuhilfenahme von empirischen Beziehungen

oder Mischraumwirkungsgraden  aus Erfahrungswerten zu beschreiben. ,[...] Der
physikalische Mechanismus des Mischungsvorganges in Strahlverdichtern ist so
kompliziert, dass sich die Verluste in der Mischkammer bis heute, trotz mehrerer
Untersuchungen, nur aufgrund von Erfahrungswerten naherungsweise durch
empirische Beziehungen oder Mischraumwirkungsgrade beschreiben lassen. Selbst
die Definition des Mischraumwirkungsgrades ist in ihrer physikalischen Bedeutung
umstritten [...]". [75] Im vorliegenden Verfahren wird deshalb der Reibungsbeiwert

misch anstelle des Mischraumwirkungsgrades zur Erfassung der Stromungsverluste

herangezogen.

Den vorherigen Abschnitten entsprechend erfolgt die Ermittlung der Zustandsgrof3en
im Mischrohr anhand des Gleichungssystems der drei Bilanzgleichungen fir Masse-,
Energie- und Impulserhaltung.

Mireip + msaug = Mmjsch = Amisch Whisch misch Gl. 4.20
2 2 2
Wireib Wsaug Whisch
Miein + —5~ +  Meaug+ —5 0 = 1+ Npisgy + =2 Gl. 4.21

% Eine Lavaldiise weist einen konvergenten und anschlief3end divergenten, kreisformigen
Querschnitt auf, in welchem ein Fluid auf Uberschallgeschwindigkeit beschleunigt werden
kann, ohne Auftreten starkerer Verdichtungsstolie.
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Myeib  Wireib msaug Wsaug *+ Mpisch  Wmisch misch + pEinIauf,e AEinlauf,e

Ax . Lmisch
= pmisch,e AmiSCh,e + psin E dA + Wd COos E dL
Agj 0
Einlaufkonus
a)70 b)71

Gl. 4.22

mit
m Korrekturfaktor zur Berlcksichtigung der unvollstandigen
Impulsumsetzung im Mischraum
W Wandschubspannung

Um den Druckverlust im Einlauf moglichst gering zu halten, wird der
Verengungswinkel  zwischen 8° und 20° angenommen. Die Wandschubspannung

wird zur Vereinfachung durch den Reibungskoeffizienten W:% w? f

ausgedruckt, in welchem die konstante Geschwindigkeit nach Mischung Wpisch
enthalten ist. Die zZu bestimmenden GroRRen Druck, Dichte,
Stromungsgeschwindigkeit und Enthalpie lassen sich durch iteratives Losen des
oben genannten Gleichungssystems berechnen. Aus der Impuls- bzw.
Energieerhaltung kann durch Annahme eines Mischungsdruckes pmisch 0der einer
Geschwindigkeit vmisch die Ermittlung der jeweils anderen Gréf3en erfolgen. Dieser
Ansatz basiert auf den beiden Modellen mit Mischung bei konstantem Druck oder bei
konstantem Querschnitt, wie z.B. von He et al. [78] beschrieben.

Der thermodynamische Zustand am Mischraumende I&sst sich vollstdndig aus Druck
und Enthalpie bestimmen. Die Iteration Uber Druck oder Geschwindigkeit wird so
lange fortgesetzt, bis die Dichte aus der Masseerhaltung mit der Dichte aus dem
Stoffdatenprogramm REFPROP’? [79] (ibereinstimmt. Die Mischrohrlange wird zum
Zehnfachen des Durchmessers gesetzt. Dieses Verhéltnis hat sich nach
Untersuchung von Cizungu als das Optimum herauskristallisiert [75] und erméglicht
eine vollstandige Vermischung der beiden Strahlen bei verhaltnismafiig geringer

© Term a: Druckintegral (von der Strémung auf die Rohrwand ausgetibte Kraft)
" Term b: Wandreibungskraft

2 Die Stoffdatenbank REFPROP 8.0 des National Institute of Standards and Technology
(NIST) dient der Berechnung des thermodynamischen Zustandes von Fluiden und
Mischungen mithilfe von Gleichungen fur thermodynamische Eigenschaften und
TransportgroRen.
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Reibung. Hafner et al. [80] sowie Nakagawa et al. [81], [82] kommen in spateren
experimentellen Untersuchungen auf ein ahnliches Verhaltnis.

Beim Ubergang von Uber- zu Unterschallstromung Ma>1 Ma <1 kommt es zu
einem Verdichtungsstol3. Liegt dieser innerhalb des Mischrohres, missen zur
Bestimmung von Druck oder Stromungsgeschwindigkeit sowie Dichte und Enthalpie
nach dem VerdichtungsstoR zusatzlich die Gleichungen Gl. 4.23", GI. 4.24™ und GlI.
4.25™ iterativ geldst werden.

vorvs Wvorvs = nachvs  Wnachvs Gl. 4.23
—_ 2 2
Phachvs ~Pvorvs = vorvs Wvorvs ~ nachvs  Whachvs Gl. 4.24
W2 e - W2
vorvs ~ Whachvs Gl. 4.25

hnachVS - hvorVS = 2

4.1.2.4 Diffusor

In einem dem Mischrohr nachgeschalteten Diffusor erfahrt das Arbeitsmedium eine
Verzoégerung und infolge der Druckzunahme eine Verdichtung . Die Berechnung
des Druckanstieges infolge der Turbulenz und Reibungsverluste erfolgt analog zur
Treib- und Saugdusenstromung anhand eines Diffusorwirkungsgrades .

Mit Vorgabe des Druckes py., am Ejektoraustritt lasst sich die Enthalpie nach

Gl. 4.26 anhand einer isentropen Verdichtung hgiit a=h P .Sditrais  €rrechnen. Die

zugrundeliegende  Entropie ist dabei abhangig vom Auftreten eines
Verdichtungsstol3es (siehe Abschnitt 4.1.2.3).

hdiffa is ~ hvor/nachVS
hdiff,a = Nyormachvs Gl. 4.26
diff

Die Geschwindigkeit am Ejektoraustritt errechnet sich nach

3 Kontinuitatsgleichung
™ Impulserhaltung

’® Energieerhaltung
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—_ 2
Wit a= 2 hvor/nachVS'hdh‘f,::l W ornachvs Gl. 4.27

Alle weiteren thermodynamischen Zustandsgrof3en lassen sich nun anhand von
Druck und Enthalpie am Ejektoraustritt berechnen. Die verbleibenden geometrischen
GroRRen zur Auslegung des Ejektors ergeben sich nach Gl. 4.28 und Gl. 4.29.

Hierzu gehdren der Offnungsquerschnitt am Ejektoraustritt

rntreib + msau
Agit = ————2 Gl. 4.28
difa Wdiff.a

sowie die Diffusorlange

_ ddiﬁ,a - dmisch

L= l.4.2
Lai 2tan /2 G 9

mit dem Offnungswinkel

Die Energiebilanz des gesamten Strahlapparats ist in Gl. 4.30 wiedergegeben.

2 b WZ
trel saug
Mhreib htreib + + Msaug hsaug
2 2
2
' Wiiff,a
Mireib + Msaug Naifra + 2 Gl. 4.30

Aufgrund der groBen Anzahl an Berechnungsgleichungen, die teilweise uber
Iterationsschleifen miteinander gekoppelt sind, stellt der Aufbau eines stabil
laufenden Berechnungsverfahren zur Verarbeitung eines breiten Spektrums an
Randbedingungen eine Schwierigkeit dar. Daruber hinaus ist es mit dem
verwendeten Stoffdatenprogramm [79] teilweise nur schwer mdglich, Stoffwerte im
Zuge von lterationsschleifen zu berechnen, da viele dieser Grol3en direkt
voneinander abhangen und somit Voraussetzungen fir die Ermittlung der
FolgegroRen sind. Dies wirkt sich negativ auf die Stabilitdit des
Berechnungsverfahrens aus.

Da sich die jeweiligen thermodynamischen Zustdnde in den einzelnen
Ejektorabschnitten im Wesentlichen im Nassdampfgebiet bewegen und es mit dem
verwendeten Stoffdatenprogramm nicht mdglich ist, alle der bendétigten Grof3en zu
berechnen, sind zuséatzliche Gleichungen fir die Berechnung notwendig. So sind die
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Schallgeschwindigkeit im Zweiphasengebiet Coon Nach Gl 4.31 und der

volumetrische Dampfgehalt nach Gl. 4.32 zu bestimmen.

1
C2ph:
1. 1-2 R 7+% Gl. 4.31
Ch ga Coa Cga 1 Ci
_ X 4
X 4+ 1-x 0 Gl. 4.32

Im hier betrachteten Fall wird zur Vereinfachung der Rechenmethode (vgl. [83]) von
einer homogenen Zweiphasenstromung bzw. Phasenverteilung ausgegangen, bei
welcher die Differenz der Strémungsgeschwindigkeiten beider Phasen null betragt.
Der Phasenschlupf ist deshalb fir diesen Fall gleich 1 zu setzen. In der Realitat
stromt das Gas schneller als die fliissige Phase. In diesem Fall ist der Schlupf > 1.

4.1.2.5 Ergebnis Ejektorauslegung Dampfstrahl

Anhand des in Abbildung 18 gezeigten Kreislaufes und der entsprechenden
Randbedingungen erfolgt die Auslegung eines Dampfstrahlejektors.

Die den Berechnungen zugrundeliegenden Kreislaufdaten’® und die zur Auslegung
des Ejektors notwendigen Annahmen sind beispielhaft fiir einen Betriebspunkt in
Tabelle 4 dargestellt. Die Zahlenwerte fur die jeweiligen Wirkungsgrade der
einzelnen Abschnitte stammen aus Erfahrungswerten der TU Braunschweig und aus
entsprechender Literatur. Weiterhin basiert die Auslegung auf reinem Wasser als
Arbeitsmedium.

’® Beispielhaft fiir einen 120 km/h-Betriebspunkt
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Tabelle 4: Geometrieparameter und Randbedingungen zur Ejektorauslegung

Ejektorparameter Fahrzeugparameter
-Saugraum 0,85 - KW-Eintrittstemperatur 90,24  °C
-Saugduse 0,9 - KWaustrittstemperatur 83,29 °C
-Treibduse (div.) 0,7 - KW-Druck 1,0 bar
-Treibdise (konv.) 0,9 - KW-Volumenstrom 2700 I/h
-Diffusor 0,8 - Abgastemperatur 655 “C

Eintrittsgeschw. SR 30 m/s | Abgasdruck 1 bar
Phasenschlupf 1 - Abgasmassenstrom 0,0348 kgls
Eintrittsgeschw. TM 15 m/s
Geometrievorgaben Kreislaufparameter

% Erweiterungswinkel TD 15 ° Pumpenwirkungsgrad 0,3 -

% Einschnirwinkel TD 35 ° Ventilwirkungsgrad 0,9 -
Materialstarke Treibdise 2 mm | Expanderwirkungsgrad 0,7 -
Abstand Duse-MR 29,0 mm | Kondensationstemperatur 85 °C
Durchmesser Mischraum 8 mm | Temperatur n. Kondensator 75 °C
Reibungsfaktor 0,025 - Temperatur n. Verdampfer 180 °C
Impulsverlustbeiwert 1 - Dampfgehalt n. Verdampfer 0,4 -
Halber Einlaufwinkel MR 10,3  ° Dampfgehalt n. KW-Verd. 1 -

% Diff.-6ffnungswinkel 5 °

Diffusorlange 60 mm
Fur den Ejektor ergeben sich anhand der in Tabelle 4 aufgefiihrten

Randbedingungen die folgenden, in Tabelle 5 abgebildeten, Geometrieparameter.
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Tabelle 5: Ergebnis Auslegung Dampfstrahlejektor

Geometrieparameter Formelzeichen Lange in mm
Durchmesser Saugduse s 31,0
Eintrittsdurchmesser Treibdise O e 10,6
Engster Querschnitt Treibdlse dy 4,0
Austrittsdurchmesser Treibdise D.a 6,9
Lange divergenter Dusentell Laiv 10,9
Lange konvergenter Dusenteil Lkonv 10,3
Lange Treibdlse Lpuse 23,8
Stabilisierungsstrecke Treibduse Ly 2,4
Abstand Treibdise-Wand do 5,0
Wandstarke Treibdiise 3,5
Lange Duseneinlauf Mischkammer L 25,1
Mischraumdurchmesser Dm 8,0
Aussendurchmesser Dlse Da bise 14,6
Lange Mischraum Lm 80,0
Durchmesser Diffusoraustritt DBa.a 12,8
Lange Diffusor Lg 55,6

Analog zur Auslegung anhand der in Abschnitt 4.1.2.1 bis 4.1.2.4 beschriebenen
Vorgehensweise erfolgt die Auslegung eines Dampf- und Flissigstrahlejektors unter
gleichen Rahmenbedingungen an der TU Braunschweig. Abbildung 19 zeigt eine
Gegenuberstellung der beiden Auslegungen. Die gefertigten Prototypen sind im
Anhang in Abbildung A10 und Abbildung A1l dargestellt.
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Dampfstrahlejektor nach eigener Auslegung

258.6
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Abbildung 19: Ejektorvergleich: Eigene Auslegung vs. TU Braunschweig

4.1.3 Wirkungsgrad steigerung mithilfe von Ejektoren

Zur Uberprifung des theoretischen Modells aus Kapitel 4.1.2 und zur Berechnung
stationérer Betriebspunkte wird ein vereinfachtes, wirkungsgrad basiertes
Ejektormodell in die Kreislaufberechnung implementiert, sodass sich die
Ubertragbare Warmeleistung aus dem KuhImittel fir verschiedene Betriebspunkte
abschatzen lasst.

4.1.3.1 Analogie modell eines Ejektor s

Das dieser Arbeit zugrundeliegende Analogiemodell wurde erstmals 2007 von Kohler
et al. [84] vorgestellt und wird unter anderem von Elbel [85] und Fiorenzano [72]
verwendet. Die Beschreibung des Ejektorwirkungsgrades erfolgt, wie in Abbildung 20
dargestellt, anhand zweier wirkungsgradbehafteter Ersatzkomponenten , welche
die beiden Hauptfunktionen, die Expansion des Treibmediums und die
Kompression des Saugmediums, widerspiegeln.

53



Thermische Rekuperation im instationdren Betrieb

Mtreib N'saug.e

WT 1 ™Mmisch
A

Ntreib,e )
Msaug ° hsaug,e

htreib,e

>

Abbildung 20: Analogiemodell eines Ejektors [84]

In diesem eindimensionalen Ersatzmodell findet keine Berlucksichtigung von
Stromungsvorgangen im Inneren statt. Reibungs- und Mischungsverluste werden
durch die beiden isentropen Wirkungsgrade der Expansionsmaschine und des

Verdichters . bericksichtigt.
U Gl. 4.33

Die Aufgabe des Verdichters ist dabei die Kompression des Saugmediums vom

Verdampfungsdruck auf Austritts- bzw. Gegendruck ., !! Der

)+ M %8&() ) *00("

Wirkungsgrad des Verdichters ergibt sich zu

' #He %&'()(* !'!#%&'()

Gl. 4.34
#ong0 - 0og()
#9460+ beschreibt dabei die Enthalpie des Saugmediums, die bei isentroper

Verdichtung auf den Gegendruck vorliegen wirde.

y

Zum Antrieb des Verdichters dient die Arbeit / |, der Expansionsmaschine durch

Entspannung des Treibmediums vom Treibdruck o, auf den Gegendruck y o Der
Wirkungsgrad der Expansionsmaschine ergibt sich zu
# oy oy
1 N0 N0 Gl. 4.35

C Hoae PS¢

Der Ejektorwirkungsgrad ergibt sich nach Gl. 4.33 aus dem Produkt der beiden
Einzelwirkungsgrade.

iy # +)*,() "I#$.)*’() #S %&'O(* "I# %&'()

¥ Gl. 4.36
#ap FHSy ¢ #pag M o
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Mit der Energiebilanz um den Ejektor

Msaug _ htreib,e - hltreib,e Gl. 4.37

Myreib h'saug,e - hsaug,e

ergibt sich der Ejektorwirkungsgrad, welcher den weiteren Berechnungen zugrunde
liegt, zu:

m h' is - h
_ _saug saug,e,is saug,e Gl. 4.38

Mireib htreib,e - h'treib,e,is

Die  Mischungsenthalpie am Ejektor Austritt lasst sich mithilfe des
Mischungsverhéltnisses Gl. 4.39 und der Energieerhaltung GIl. 4.21 unter
Vernachlassigung der Geschwindigkeitsenergie und berechnen.

m
== Gl. 4.39
Mireib
1
Niisch = — Nsaug + 11 Nireib Gl. 4.40

Der Ejektorwirkungsgrad (Gl. 4.38) lasst sich folgendermalRen zusammenfassen: Der
theoretisch maximalen Energie (Treibmassenstrom m, * Enthalpiedifferenz h) bei
Expansion in der Treibduse steht die minimal zur Verdichtung aufzuwendende
Energie (Saugmassenstrom mg * Enthalpiedifferenz  hg) in der Saugdise
gegenuber. Abbildung 21 veranschaulicht die Definition des Wirkungsgrades im
vorgestellten Analogiemodell anhand eines schematischen p,h-Diagramms. Die
Enthalpiedifferenz bezieht sich in diesem Fall jeweils auf den theoretischen Zustand
des Arbeitsmediums, welcher sich bei isentroper Entspannung (1) (1*) bzw.
Verdichtung (2)  (2*) auf den Austrittsdruck p, . einstellen wirde.
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Abbildung 21: Darstellung des Ejektorwirkungsgrades im p,h-Diagramm

4.1.3.2 Ergebnisse der Kreislaufberechnung

Die Abschatzung der Einsatzmadglichkeit eines Dampf- und Flussigstrahlejektors zur
zusatzlichen Aufnahme der Warme aus dem Kuihlmittel erfolgt anhand der in
Abbildung 22 gezeigten Verschaltungen’’ unter Zuhilfenahme des zuvor
beschriebenen Analogiemodells. Beim Flissigstrahl-Ejektor ist die Warmeaufnahme
aus dem Kuhlmittel abhé&ngig vom Massenstrom durch den Ejektor. Ist dieser zu
groB, kann der Dampfgehalt am Austritt des AGWU zu gering werden. Nachteilig an
dieser Verschaltung ist die aus der grof3en Druckdifferenz tber die Speisepumpe
resultierende Antriebsleistung, wodurch sich die Nettoleistung verringert. Beim
Dampfstrahlejektor liegt diese deutlich niedriger und die zur Verfugung stehende
Enthalpiedifferenz auf der Treibseite (vgl. Gl. 4.38) hdher, jedoch verringert sich
hierdurch das Druckverhaltnis Gber die Expansionsmaschine.

Dampfstrahl-Ejektor

AGWU E@ Venti
Expander

Pumpe KMWU
AAAY%
Kond

Abbildung 22: Ejektorkreislaufe zur zusatzlichen KM-Warmeaufnahme

" Im Gegensatz zu der in Abbildung 18 gezeigten Verschaltung wird hier beim Dampfstrahl-
Ejektor ein Teil der flissigen Phase des Arbeitsmediums nach Ejektor statt vor AG-
Dampferzeuger abgezweigt. Hierdurch erhdht sich der Dampfgehalt am Eintritt der
Expansionsmaschine.
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Der Einfluss verschiedener Parameter auf die Nutzbarkeit”® des Kiihimittels sowie die
mit dieser Konfiguration erzielbaren Leistung ist im Folgenden anhand des
Kreislaufes mit Flussigstrahlejektor £=0,2 naher beleuchtet. Hierzu findet eine
Variation der wichtigsten EinflussgroRen (Dampfgehalt nach AGWU, Treibdruck,
Temperatur nach AGWU, Kihimittel-Temperatur und Unterkiihlung) statt. Zur
besseren Vergleichbarkeit ggu. dem Basis-Rankine-System liegt allen Betrachtungen
eine Kondensationstemperatur von 60 °C zugrunde.

Die Variation des Dampfgehaltes nach AGWU erfolgt Uber die Variation des

Arbeitsmittel-Massenstroms tber den Ejektor mit x; =f p,,h; nach

hAGWU,a = hAGWU,e +— Gl. 4.41

Abbildung 23 zeigt fir einen mittellastigen Fahrzustand die potentielle
Warmeaufnahme aus dem Kihimittel in Abh&ngigkeit der Temperatur”® nach
Abgaswarmedbertrager. Diese steigt nach Gl. 4.41 mit abnehmendem Arbeitsmittel-
Massenstrom. Unter Annahme eines konstanten Ejektorwirkungsgrades bedeutet
dies nach Gl. 4.38 eine Minderung der Saugleistung und somit eine Verringerung der
aufnehmbaren Warme aus dem Kuhlmittel. Weiterhin ist erkennbar, dass sich unter
gleichbleibenden Randbedingungen die Warmeaufnahme im Bereich von ca. 12 %
Uber eine Variation des Arbeitsmittel-Massenstroms beeinflussen lasst.

8 Die angegebene Warmeaufnahme aus dem Kiihimittel bezieht sich auf die im betrachteten
Betriebspunkt abzufihrende Kihimittelwarme ohne EORC-System.

" Bezogen auf die Zielauslegungstemperatur Tz (~ 180°C) des Systems.
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Abbildung 23: Variation der Temperatur im Flussigstrahl-Ejektor-Kreislauf

Generell lasst sich festhalten, dass eine Steigerung der Warmeaufnahme aus dem
Kiahlmittel Gber den AM-Massenstrom ein Absenken des Dampfgehalts bedeutet und
sich negativ auf die Nettoleistung des Systems auswirkt.

Nach Gl. 4.38 ist eine weitere Mdglichkeit, die Saugleistung des Ejektors zu erhéhen,
die Steigerung der Enthalpiedifferenz Uber die Treibdlise. Unter Annahme
gleichbleibender Temperatur am Ejektor-Eintritt bedeutet dies eine Erhéhung des
Treibdrucks . Ein Anheben der Enthalpie am Ejektor-Eintritt, also in der flissigen
Phase des Arbeitsmediums, fihrt demnach zu einem signifikanten Anstieg des
Druckes. In Abbildung 24 ist die Warmeaufnahme aus dem Kuhlmittel in
Abhangigkeit des am Ejektor angelegten Treibdruckes dargestellt. In der Praxis steigt
der Treibmassenstrom mit zunehmendem Druck (vgl. Abbildung 30 in Abschnitt
4.1.4), ist jedoch fur diese Betrachtung als konstant angenommen, was einer
konstruktiven Variation der Treibdilise entspricht.
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Abbildung 24: Variation des Treibdruckes im Flissigstrahl-Ejektor-Kreislauf

Deutlich erkennbar ist der im o.g. mittleren Fahrzustand um ca. 1 kW hdhere
Leistungsbedarf der Speisepumpe  bei hohen gegentber niedrigen Treibdriicken.
Infolgedessen sinkt die theoretische Nettoleistung des Systems trotz hdoherer
Warmeaufnahme aus dem KihiImittel deutlich ab. Der Einfluss des Treibdruckes auf
die gesamt aufnehmbare Warmeleistung aus dem Kuhlmittel liegt hierbei im Bereich
von ca. 5 %.

Wie bereits angedeutet, lasst sich die Enthalpiedifferenz tber die Treibdise auch
durch die Temperatur am Ejektoreintritt erh6hen. Im betrachteten Kreislauf fuhrt eine
Erhéhung der Treibtemperatur ohne zuséatzlichen Warmeulbertrager zwischen
Speisepumpe und Ejektor zu einer Erhdhung der Kondensationstemperatur  und
damit Verringerung des Druckverhaltnisses , was sich wiederum negativ auf die
theoretisch erzielbare Expanderleistung auswirkt. Dieser Einfluss ist deshalb nicht
Teil der Kreislaufbetrachtung, wird jedoch fur weitere Einsatzmdglichkeiten eines
Ejektors in einer Versuchsreihe am Komponentenprifstand (sieht Kapitel 4.1.4)
untersucht.

Ausgehend von einem Betrieb des Systems im Zweiphasengebiet und unter
Verwendung eines Gemisches als Arbeitsmedium, steht der Gegendruck am Ejektor
in direktem Zusammenhang mit der Temperatur am  Austritt des
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Abgaswarmeubertragers. Abbildung 25 stellt den Einfluss der Temperatur und damit
des Gegendruckes auf die erzielbaren Leistungen dar.

Expanderleistung — - Pumpenleistung

= = -Kihlmittelwarme - = -KM-Warmeaufnahme

Leistung in kW

Kuhlmittelwarmeaufnahme in %

\]
)
o |
)]
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TAGWU,a / TAGWU_max,a * 100 %

Abbildung 25: Temp.-variation am AGWU-Austritt im Flissigstrahl-Ejektor-Kreislauf

Auch hier spiegelt sich die negative Auswirkung einer Steigerung der
Warmeaufnahme aus dem Kuhlmittel wider. Mit steigender Austrittstemperatur am
Abgaswarmeubertrager und damit steigendem Gegendruck am Ejektor erhéht sich
der vom Ejektor aufzubringende Druckhub ®. Bei sonst gleichbleibenden
Randbedingungen auf der Treibseite verringert sich nach GIl. 4.38 der
Saugmassenstrom. Dieses Verhalten ist in Prifstandsversuchen nachgewiesen (vgl.
Abschnitt 4.1.4).

Ein Ansatz, dem oben beschriebenen Pha&nomen entgegenzuwirken, ist die
Verringerung des aufzubringenden Druckhubs durch Anheben des Saugdruckes.
Analog der Berechnung des Abgaswarmeubertragers ist auch der Saugdruck im
betrachteten Fall von der Austrittstemperatur am Kuhlmittelwarmeubertrager
abhangig. Zur besseren Vergleichbarkeit des EORC-Kreislaufes mit dem Basis-
Kreislauf  (Tkong = Tkw =90 °C) beschrankt sich die Berechnung auf einen
Temperaturbereich Ty, = 60...90 °C.

8 Als Druckhub wird das Verhéltnis Austritts- zu Saugdruck (p./ps) des Ejektors bezeichnet.
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Abbildung 26: Variation Kuhlmitteltemperatur im Flissigstrahl-Ejektor-Kreislauf

Durch Anheben der Kuhlmitteltemperatur  verringert sich der Druckhub uber die
Saugseite des Ejektors. Unter Annahme eines konstanten Ejektorwirkungsgrades
bedeutet dies nach Gl. 4.38 eine Verschiebung des Ejektorbetriebs hin zu einem
groReren Mischungsverhéltnis . Nach Fiorenzano [72] ist die Auslegung des
Ejektors auf ein hohes Mischungsverhaltnis  bzw. kleines Saugdruckverhaltnis
sinnvoll, um den Ejektor-Kreislauf moglichst effizient betreiben zu kdnnen, da sich
hierdurch die Antriebsleistung der Speisepumpe bei gleich bleibender Kalteleistung
verringert. Im betrachteten Fall ist die Verdichterleistung der Speisepumpe als
konstant angenommen, weshalb mit steigender Kuhlmitteltemperatur und damit
geringer werdendem Saugdruckverhéltnis die Warmeaufnahme aus dem Kuhlmittel
ansteigt (siehe Abbildung 26).

Unter Berucksichtigung aller vorher aufgezeigten Variationen und deren Einfluss auf
die Wechselwirkung zwischen Kihlmittelaufnahme und Netto-Systemleistung sowie
im Hinblick auf das zu Beginn des Kapitels angesprochene Ziel der
Leistungssteigerung durch die zusatzliche Aufnahme von Kihimittelwéarme tber eine
derartige Verschaltung ist ersichtlich, dass sich beide Ziele gegenlaufig verhalten.
Zwar ist theoretisch eine vollstandige Aufnahme der Kiuhlmittelwarme Uber einen
derartigen Ejektor-Kreislauf mdglich, jedoch geschieht dies zulasten der
Nettoleistung des Systems. Ein solcher Systemaufbau entspricht einer
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,ausgelagerten“ Verdam pfungskiihlung ® bzw. einer Verdampfungskiihlung mit
Zwischenkreislauf, bei der das Kuhlmittel nicht am Motor direkt, sondern in einem
separaten Warmedubertrager verdampft wird. Der Vorteil gegeniber einer
konventionellen Motorkihlung ist unter anderem Gegenstand der Untersuchung von
Reichler [86] und stellt eine interessante Alternative zu bisherigen Konzepten dar.
Eine weitere Leistungssteigerung des Kuihlsystems durch Absenkung des
Druckniveaus mithilfe eines Ejektor-Kreislaufs bietet sich fir weiterfihrende
theoretische und experimentelle Untersuchungen an.

Die vorangegangenen Berechnungen bilden die Basis fur die Konstruktion des in
Abbildung 27 dargestellten Flussigstrahlejektors an der TU Braunschweig [87]. Die
Untersuchung erfolgt am eigens hierflir konstruierten Komponentenprufstand. Die
Ergebnisse der experimentellen Untersuchung werden im folgenden Kapitel
vorgestellt.

Abbildung 27: Flussigstrahlejektor

4.1.4 Messergebnisse des Flussigstrahlejektor s

Zur Verifizierung der in Kapitel 4.1.3.2 vorgestellten theoretischen Erkenntnisse
findet die experimentelle Uberpriifung des Ejektorverhaltens am
Komponentenprifstand statt. Der prinzipielle Versuchsaufbau ist Abbildung 28 zu
entnehmen. Abbildung 29 zeigt den Komponentenprifstand.

81 Beschreibt ein Kiihlsystem das den Phaseniibergang eines Kithimediums ausnutzt. Vorteil
ist dabei die gleichmafige Temperaturverteilung tber den zu kilhlenden Kérper (vgl. [86])
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Abbildung 28: Versuchsaufbau Flussigstrahlejektor

Drucksensoren Treibmedium Coriolis (Saugmassenstrom) Auffangbehélter

RN

Ventil V1 Ejektor KM-Warmeubertrager Saugmedium

Abbildung 29: Komponentenprifstand Flissigstrahlejektor

Um den Einfluss der Treibtemperatur auf den Ejektorwirkungsgrad untersuchen zu
konnen, ist der Behalter des Treibmediums elektrisch beheizbar. Hiermit lassen sich
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Treibtemperaturen zwischen Umgebungs- und Siedetemperatur realisieren. Zum
Fordern und Verdichten des Arbeitsmediums dient eine Kolbenmembranpumpe
Mit dieser lassen sich Treibdriicke zwischen 1 bar und 40 bar bei Massenstromen
zwischen 5 kg/h und 65 kg/h darstellen. Die Erfassung von Treib- und
Saugmassenstrom erfolgt (ber einen Coriolis-Durchflussmesser . Uber einen
Kurzschluss zwischen Treibseite und Behélter des Saugmediums lasst sich dieser im
Betrieb nachflllen, um einen kontinuierlichen Betrieb des Kreislaufes sicherzustellen.
Beide Behalter fur Treib- und Saugmedium sind gegentiber der Umgebung gebffnet.
Der Treibdruck wird U(Ober die Pumpenansteuerung bzw. Uber den
Pumpenmassenstrom eingestellt (siehe unten). Der Saugmassenstrom ist Uber das
Ventil 1 vor dem Kuhlmittel-Warmeubertrager einstellbar. Der Wéarmeubertrager
selbst ist mit der KihImittelversorgung eines HeiRgasprifstands verbunden. Uber
diese lassen sich alle entsprechenden kuhimittelseitigen Betriebspunkte im
untersuchten Bereich abdecken. Vor dem Auffangbehélter befindet sich das Ventil 2,
Uber welches sich ein Gegendruck am Ejektoraustritt aufpragen lasst.

Korrelation Treibdruck zu Treibmassenstrom

Bei blockierter Stromung (siehe Kapitel 4.1.2.2) ist der Treibmassenstrom linear vom
Austrittsquerschnitt abhangig. Ist dieser Uber einen gemessenen Betriebsbereich
bekannt, so lasst er sich durch Veranderung des Austrittsquerschnitts an den
gewilnschten Betriebsbereich anpassen. Als Basis fur erste Untersuchungen dient
der in Kapitel 4.1.3.2 vorgestellte Ejektor mit einem Treibdusenaustrittsdurchmesser
von 0,6 mm.

Zur Bestimmung des Treibmassenstromes wird der Ejektor im Betriebsbereich mit
Treibdricken von 1 bar bis 28 bar beaufschlagt. Das Einstellventil fur den
saugseitigen Massenstrom bleibt fur diese Untersuchung zunachst geschlossen und
am Ejektoraustritt herrscht Umgebungsdruck pamp. Als Arbeitsmedium zum Betrieb
des Kreislaufes wird reines Wasser verwendet.
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Abbildung 30: Korrelation Treibdruck — Treibmassenstrom - Saugdruck

In Abbildung 30 ist ersichtlich, dass der Ejektor bereits ab einem Treibdruck® von ca.
6 bar bzw. einem Treibmassenstrom von rund 27 kg/h einen Saugdruck von ca.
95 mbar erzeugt. Um das Arbeitsmedium bei einer Kuhlmitteltemperatur von 90 °C
verdampfen zu kdénnen, ist mindestens ein Saugdruck Psaug 810 mbar zu erreichen.

Wie eingangs beschrieben, sollte beim Flussigstrahlejektor eine blockierte Strémung
vorliegen, sodass der Treibmassenstrom nur von den Eingangsparametern und dem
TreibdUsenaustrittsdurchmesser abhangig ist, um einen konstanten Betrieb Gber den
gesamten Betriebsbereich zu gewahrleisten. Dabei hadngt der Massenstrom linear
vom Austrittsquerschnitt und nichtlinear vom Druck ab (siehe Abbildung 30). Da der
Treibdisendurchmesser fur die Untersuchung konstant gehalten wird, gilt fir den
Treibmassenstrom My, = f(P,;4ip,)-

Fir den Nachweis werden verschiedene Verhaltnisse von Treib- zu Gegendruck
angefahren. Der Gegendruck lasst sich hierbei tUber das Ventil 2 einstellen. Eine
blockierte Stromung liegt dann vor, wenn der Treibmassenstrom bei sich anderndem
Saug- und Gegendruck konstant bleibt. Abbildung 31 zeigt den Verlauf des
Treibmassenstroms in Abhéngigkeit des Ejektor-Gegendrucks fir Treibdriicke von
8 bar, 12 bar und 20 bar. Bei Gegendriicken von pgeg 2,5 bar war ein Betrieb des
Prototyp-Ejektors nicht mehr mdglich, da der Saugdruck tber Umgebungsdruck
ansteigt.

8 Bei einer Temperatur des Treibmediums von 22,3 °C.
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Abbildung 31: Ergebnis der Untersuchung zur blockierten Stromung

Zu erkennen ist, dass im untersuchten Druckbereich bei Treibdricken von 12 bar
und 20 bar der Treibmassenstrom keine nennenswerte Abhangigkeit vom
Gegendruck aufweist. In diesem Betriebsbereich liegt eine blockierte Stromung vor.
Bei einem Treibdruck von 8 bar lasst sich eine geringe Relation bei niedrigen
Gegendrucken von Umgebungsdruck bis 1,5 bar erkennen, was auf einen Betrieb
nahe an einer nicht-blockierten Strémung deutet.

Zur weiteren Untersuchung des Betriebs bei blockierter Stromung wird der Ejektor
bei verschiedenen Treibtemperaturen und konstantem Druck betrieben. Dies
geschient durch das Beheizen des Arbeitsmediums im Treibbehdalter (siehe
Abbildung 28).
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Abbildung 32: Abhangigkeit des Saugdrucks von der Treibtemperatur

In Abbildung 32 ist die Abhangigkeit des Saugdrucks von der Treibtemperatur
dargestellt. Erkennbar ist der exponentielle Anstieg des Saudrucks mit Anstieg der
Temperatur am Ejektoreintritt.
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Dieser Anstieg ist auf den moglichen Einfluss zweier Effekte zuriickzufihren. Zum
einen  steigt die  Austrittsgeschwindigkeit des Arbeitsmediums am
TreibdUsenaustritt durch die héhere Energie im Treibstrahl an. Infolgedessen steigen
auch die Druckverluste in der Mischkammer an, wodurch sich der mdgliche
Druckhub Uber den Ejektor verringert. Zum anderen verringert sich die Dichte des
Treibmediums mit steigender Temperatur, woraus sich ein geringerer
Treibmassenstrom ergibt. Nach Definition des Ejektorwirkungsgrades (Gl. 4.38) und
unter der Randbedingung mg,,; =0 muss demnach der Druckhub (bzw. die
Enthalpiedifferenz) tber die Saugseite des Ejektors kleiner werden. In Abbildung 33
ist dieser Einfluss mit zunehmender Treibtemperatur erkennbar.
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Abbildung 33: Abhangigkeit des Treibmassenstroms von der Treibtemperatur

Zur Untersuchung zum Treibmassenstromes lasst sich zusammenfassend festhalten,
dass im Auslegungsbereich eine blockierte Stromung vorliegt und der
Treibmassenstrom von den Eingangsparametern abhangig ist Myein = f(P,;4ip» T treib)-
Fur Treibdriicke unterhalb von 8 bar ist zusatzlich eine geringe Abhéngigkeit vom
Gegendruck erkennbar, sodass fur den Treibmassenstrom Myei, :f(pgeg,ptreib,Ttreib)

gilt.

Bestimmung des Ejektorwirkungsgrades

Die Bestimmung des Ejektorwirkungsgrades nach GI. 4.38 erfolgt unter
verschiedenen saug-, treib- und austrittsseitigen Betriebsbedingungen. Hierzu
werden Treibdricke zwischen 8 bar und 20 bar, Austrittsdriicke zwischen 1,5 bar und
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2,5 bar sowie Mischungsverhaltnisse zwischen 10 % und 50 % gefahren. Grol3ere
Treibdriicke Gber 25 bar sind nicht angefahren, da die Prifstandspumpe oberhalb
von 25 bar so starke Druckschwankungen aufweist, dass eine Messung oberhalb
dieser Grenze nicht moglich ist. Als Betriebsparameter sind die in Kapitel 4.1.3.2
definierten Randbedingungen (Tyeib = 60 °C, Tkw = 90 °C) eingestellt.

Abbildung 34 zeigt den theoretischen Verlauf des Ejektorwirkungsgrades als
Funktion des Mischungsverhéltnisses . Mit zunehmendem Mischungsverhaltnis
steigt der Ejektorwirkungsgrad bis zum Maximalpunkt an und nimmt mit weiterer
Zunahme des Mischungsverhéltnisses wieder ab.

Ejektorwirkungsgrad ¢

Mischungsverhaltnis
Abbildung 34: Theoretischer Ejektorwirkungsgrad in Abhangigkeit von

Die am Priifstand gemessenen®® Wirkungsgrade des Flissigstrahlejektors sind in
Abbildung 35 fur die jeweiligen Treib- und Gegendriicke dargestellt. Erkennbar ist,
dass der Ejektorwirkungsgrad Uber die gesamte Messmatrix mit steigendem
Mischungsverhaltnis sowie mit steigendem Gegendruck zunimmt. Dies bedeutet,
dass das optimale Mischungsverhaltnis, wie in Abbildung 34 dargestellt, in keinem
Betriebspunkt angefahren wird. Eine weitere Erhéhung des Mischungsverhéltnisses
fuhrt in jedem Betriebspunkt zum Zusammenbruch des Saugdruckes und kann
aufgrund des Prifstandsaufbaus nicht feiner gestuft gefahren werden. Lediglich bei
einem Treibdruck von 12 bar und einem Gegendruck von 2,5 bar ist ein degressiver
Trend im Wirkungsgradverlauf zu erkennen. Weiterhin ist den Diagrammen das
maximal mogliche Mischungsverhéltnis Uber den untersuchten Bereich zu
entnehmen. Die hoéchsten Mischungsverhaltnisse liegen bei einem Treibdruck von
12 bar. Bei geringen Treibdriicken reicht der Treibmassenstrom nicht aus, um hdhere

8 Gemessene Werte mit interpoliertem Verlauf.
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Mischungsverhéltnisse zu realisieren. Untersuchungen zur Treibstrahlgeometrie
haben ergeben, dass sich der Treibstrahl aufgrund der Fertigungstoleranzen
(Treibdisendurchmesser @yeiyb, = 0,45 mm) in Abhangigkeit des Treibdruckes
unterschiedlich ausformt. Hierdurch kommt es bei hohen Treibdriicken zu erhdhten
Reibungsverlusten im Mischrohr bzw. zum Aufprall auf den Einlaufkonus, wodurch
sich die Saugleistung des Ejektors verschlechtert. Ergebnisse zur
Treibstrahluntersuchung kénnen Abbildung A13 im Anhang entnommen werden.
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Abbildung 35: Messergebnisse Ejektorwirkungsgrad

Die in den Versuchen Ubertragene Warme aus dem Kuhlmittel liegt im Bereich von
40 W und 610 W und demnach weit entfernt von den nach theoretischer Betrachtung
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zu erzielenden Warmestromen. Insgesamt kdonnen fur den untersuchten Ejektor
Wirkungsgrade von bis zu 10 % im Bestpunkt ausgewiesen werden.

4.1.5 Ergebnisinterpretation

Untersucht wird ein Ansatz zur zuséatzlichen Aufnahme von Kiuhlmittelwarme
mithilfe eines Ejektors und die damit einhergehende Leistungssteigerung eines
Basis-ORC zur Nutzung der Abgaswarme. Dieser sieht vor, die Verdampfung des
Arbeitsmediums durch das Kuhimittel bei Temperaturen von 90 °C Uber das
Absenken bzw. Aufspannen eines dritten Druckniveaus zu ermdglichen. Dies
entspricht gleichzeitig der Umsetzung einer Art Verdampfungskihlung, die eine
Entlastung des Kihlsystems mit zusatzlicher Energieausbeute Gber Rankine-Prozess
realisiert.

Die Ergebnisse der modellbasierten Kreislaufberechnung zeigen nur ein geringes
Potenzial zur Steigerung des Wirkungsgrades des betrachteten ORC. Die
experimentelle  Untersuchung des Flussigstrahlejektors bestéatigt den im
theoretischen Teil ermittelten schlechten Wirkungsgrad eines Ejektors und zeigt
dariber hinaus weitere Nachteile auf. Demnach arbeitet der Ejektor in einem sehr
schmalen Betriebsbereich , welcher stark von den &uf3eren Randbedingungen
abhangig ist. Unter transienten Randbedingungen, wie sie beim Einsatz eines ORC
im  kraftfahrttechnischen  Bereich vorkommen, schnirt der Ejektor den
Betriebsbereich des Kreislaufs in der untersuchten Verschaltung zulasten der
Effizenz ein.

Anders sieht es beim Einsatz eines Ejektors dort aus, wo Energie ohnehin ungenutzt
aus dem Kreislauf abgefihrt werden muss bzw. nicht die Wirkungsgradsteigerung
des ORC sondern des gesamten Motorenumfelds inkl. ORC im Fokus steht. Eine
Moglichkeit zur wirkungsgradsteigernden Einbindung eines Ejektors in den Basis-
ORC wird im folgenden Kapitel angerissen und dient als Ausgangspunkt fir weitere
Untersuchungen
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4.1.6 Potentielle Folgeuntersuchungen

Wie in den vorangegangenen Kapiteln aufgezeigt, ist die Wirkungsgradsteigerung
eines CRP zur gemeinsamen thermischen Rekuperation aus dem Kuhlwasser und
Abgas nur unter EinbuRen der Netto-Systemleistung moéglich. Zu Beginn dieses
Kapitels wird eine Ejektor-Kreislaufverschaltung zur Klimatisierung [69] vorgestellt.
Einen &hnlichen Ansatz verfolgen Ramsperger et al. [88] und Kadunic et al. [89] im
Zusammenhang mit dem FVV-Projekt Heat2Cool [90]. Ein Ansatz ist die Integration
der Ejektorverschaltung zur Ladeluftkihlung in den Basis-Rankine-Kreislauf in
Reihe (vgl. Abbildung 7) bzw. parallel (vgl. Abbildung 8) zur Expansionsmaschine.
Ausgehend vom Basiskreislauf wirden sich fur den Betrieb des Ejektors u.a. die
beiden in Abbildung 36 gezeigten Mdglichkeiten ergeben.

Reihenschaltung Parallelschaltung

Abbildung 36: Ejektorkreislaufe zur Ladeluftkiihlung

Bei Betrieb des Ejektors nach der Expansionsmaschine (Reihenschaltung) wird
partiell auf die theoretisch erzielbare Expanderleistung verzichtet und ein Teil der
maoglichen Enthalpiedifferenz stattdessen im Ejektor zur Erzeugung der Saugleistung
verwendet. Der Uber den Abgasturbolader (ATL) verdichteten Ladeluft wird im
Ladeluftkiihler (LLK) Warme entzogen und dem Arbeitsmedium auf der Saugseite
des Ejektors zugefuhrt. Voraussetzung ware eine weitere Absenkung der
Kondensationstemperatur, um ausreichend Exergie fir den Betrieb des
Kaltekreislaufes zur Verfigung stellen zu koénnen. Abbildung 37 zeigt den
Arbeitsmediumszustand (Temperatur und Dampfgehalt) nach der
Expansionsmaschine, gemessen im  Basis-Rankine-Kreislauf in  einem
reprasentativen Fahrzyklus. Abbildung 38 zeigt den dazugehdrigen, theoretisch fur
den Betrieb des Ejektorkaltekreislaufes in Reihenschaltung zur Verfiigung stehenden
Warmestrom, bei einer Kondensationstemperatur von 60 °C.
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Abbildung 37: Thermodynamischer Zustand nach Expansionsmaschine im Zyklus
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Abbildung 38: Theoretisch verfugbarer Warmestrom fur Ejektor in Reihenschaltung

Demnach wuirde sich fur den Betrieb des Kaltekreislaufes in diesem Zyklus bei
Absenkung der Kondensationstemperatur von 90 °C auf 60 °C ein mittlerer
Antriebswarmestrom von 1,61 kW sowie ein maximaler Antriebswarmestrom von
rund 8,5 kW ergeben. In [89] sind durch experimentelle Versuche Kalteleistungen
zwischen 1 kW und 6 kW bei entsprechenden Antriebswarmestromen zwischen
16 kW und 27 kW nachgewiesen. Die Reihenschaltung zum konventionellen
Rankine-Kreislauf wirde, unter gegebenen Randbedingungen und der zur Verfligung
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stehenden Warmemenge, demnach nur maximal die Halfte an Kalteleistung
erzeugen.

Die zweite Mdoglichkeit ware eine Parallelschaltung (Abbildung 36 rechts) des
Kaltekreislaufs zum konventionellen Rankine-Kreislauf. Je nach motorseitiger
Anforderung kann Uber das Umschaltventil einer der beiden Kreislaufe gefahren und
somit je nach Bedarf elektrische/mechanische Leistung oder Kalteleistung zur
Ladeluftkiihlung erzeugt werden. In diesem Fall steht derselbe Warmestrom flr den
Betrieb des Kaltekreislaufes wie zum Betrieb des Rankine-Kreislaufes zur Verfligung.
Um die beiden Kreislaufe miteinander vergleichen zu koénnen, liegt auch dieser
Betrachtung eine abgesenkte Kondensationstemperatur von 60 °C zugrunde.
Abbildung 39 zeigt den thermodynamischen Zustand des Arbeitsmediums,
gemessen im Zyklus, jedoch vor Umsetzung in der Expansionsmaschine in
mechanische Leistung. In Abbildung 40 ist der entsprechende theoretische
Warmestrom fiir den Betrieb des Kaltekreislaufes dargestellt.
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Abbildung 39: Thermodynamischer Zustand des Arbeitsmediums nach AGWU
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Abbildung 40: Theoretisch verfugbarer Warmestrom fur die Parallelschaltung

Im Mittel wirde bei dieser Verschaltung ein theoretischer Warmestrom von ca.
7,28 kW fur den Antrieb des Kaltekreislaufes zur Verfigung stehen. Mit einem
Warmestrom von ca. 35 kW im oberen Bereich des Zyklus liegt die Leistung bei der
des in [89] beschriebenen Aufbaus bei ca. 3 kW.

In Abbildung 41 sind der in [89] vorgestellte Kreislauf mit R134a (links) sowie
derselbe Kreislauf unter Verwendung des untersuchten Arbeitsmediums (rechts)
dargestellt. Unter Verwendung eines Gemisches ist der Saugdruck mindestens auf
135 mbar abzusenken, um das Medium unter denselben gegebenen
Randbedingungen (T, ein =40 °C) auf einen Dampfgehalt von ca. x=0,23
verdampfen zu kénnen.

Abbildung 41: Parallel-EORC links: R134a, rechts: Arbeitsmedium
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Abschlie3end lasst sich fiur diese Kreislaufverschaltung aufgrund des dem
Kaltekreislauf zur Verfligung stehenden Warmestroms ein ausreichendes Potenzial
zur Wirkungsgradsteigerung des herkdmmlichen Rankine-Kreislaufes nachweisen.
Allerdings sollte Uber weiterfiihrende Berechnungen der Einsatz verschiedener
Arbeitsmedien untersucht werden.

4.2 Ausgleichsbehélter mit variablen Volumen

Der durch den instationaren Betrieb beim Kraftfahrzeug bedingte, hochtransiente
Warmeeintrag fuhrt im Betrieb, wie im Folgenden erlautert, zu einer Verschiebung
des Arbeitsmediums innerhalb des Kreislaufes. Hierbei findet je nach
Anderungsrichtung, d.h. in Richtung eines hoherlastigen Betriebspunktes oder
umgekehrt, eine Verschiebung des Arbeitsmediums zwischen Hoch- und
Niederdruckteil des Systems statt. Je nach Fullmenge , Leitungsfiihrung und
Gradient der Anderung kann es unter Umstanden zu einem AbreiBen des
Arbeitsmediummassenstromes kommen. Dies ist der Fall, wenn am Eintritt der
Speisepumpe nicht mehr ausreichend Medium vorhanden ist oder infolge einer zu
geringen Unterkithlung 3 Kavitationseffekte ®° am Pumpeneintritt auftreten.

In jedem Betriebspunkt ist daher eine bestimmte Flllmenge erforderlich, um
einerseits im stationaren Betrieb ein mdglichst grof3es Druckverhaltnis  und
andererseits unter transienten Betriebsbedingungen eine ausreichende
Unterkidihlung zu erzielen. Es sollte sich moglichst wenig Medium im Kreislauf
befinden, um den Niederdruck gering zu halten, jedoch genug um auch unter
transienten Bedingungen einen konstanten Massenstrom sicherzustellen. Die
Beflllung des Systems stellt somit immer einen Kompromiss zwischen der
Auslegung auf einen mdglichst grol3en Betriebsbereich und der Optimierung der
Fullmenge auf die maximale Leistung dar.

8 Die Unterkiihlung des Arbeitsmediums ist in erster Linie von der Austrittstemperatur des
Arbeitsmediums am Kondensator sowie vom herrschenden Niederdruck und damit von der
Fullmenge im System abhéngig.

8 Unter Kavitation wird die Bildung (und der Zerfall) von Dampfblasen in Fluiden verstanden
wenn der statische Druck stromungsbedingt unter den Dampfdruck des Fluides fallt. An
festen Oberflachen, wie z.B. Schiffsschrauben, kann es hierdurch zu Schadigungen des
Materials kommen. In der Hydraulik fiohrt Kavitation zur Minderung des
Pumpenwirkungsgrades.
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Der Effekt der Medienverschiebung kommt insbesondere beim Abstellen des
Motors zum  Tragen, da durch den fehlenden Warmeeintrag im
Abgaswarmeubertrager eine starke Verschiebung des Arbeitsmediums hin in den
Hochtemperaturteil®® des Systems stattfindet. Das Aufrechterhalten des
Massenstroms durch den Abgaswarmeutbertrager zum Schutz des Arbeitsmediums
vor Ubertemperatur durch Warmediffusion aus dem heiBen Abgasstrang ist
unabdingbar. Dieser Zustand stellt somit den niedrigsten Betriebspunkt bzw. die
untere Grenze des Betriebsbereiches dar. Bei einer (Ubermaligen
Leistungsoptimierung der Fillmenge ist dieser Betriebsbereich deshalb besonders
kritisch.

Abbildung 42 zeigt qualitativ die ideale Medienverteilung fir einen stationaren
Betriebspunkt. Die vier Quadranten stellen die Volumina der beteiligten
Komponenten dar und unterteilen den Kreislauf zum einen in einen Hoch- und
Niederdruckteil und zum anderen jeweils vor und nach den Warmeubertragern. In
Abbildung 42 ist exemplarisch der Betrieb bei einem Dampfgehalt von x 0
angedeutet. FUr eine detaillierte Auslegung der Fillmenge lassen sich den
entsprechenden Quadranten die einzelnen Volumina der Systemkomponenten
zuordnen.

Abbildung 42: Dampfgehalt im stationaren Betrieb

Im optimalen Betrieb ist das System vom Entgasungsbehélter bis zum Verdampfer
(Quadrant eins und zwei) jeweils zu 100 % mit flussigem Arbeitsmedium gefullt.
Zwischen Verdampferein- und Kondensatoraustritt (Quadrant drei und vier) ist das

 Durch den abnehmenden Dampfgehalt sammelt sich fliissiges Medium insbesondere in
den grofRvolumigen Bauteilen wie der Expansionsmaschine und der Leitung zum
Kondensator.
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Volumen in Abhangigkeit des Dampfgehaltes nur zu einem gewissen Anteil mit
flissiger Phase geflllt. Sind Systemvolumen und Zieldampfgehalt fir einen
Betriebspunkt bekannt, lasst sich die optimale Fullmenge fir diesen Punkt
annahernd bestimmen.

Befindet sich das System im Ruhezustand, so wird sich im gesamten System
Dampfdruck einstellen. Fir den mechanischen Aufbau ergibt sich hieraus die
Anforderung einer hundertprozentigen Dichtheit”’, um ein Eindringen von
Fremdgasen zu vermeiden. Zu diesen gehdren Gase welche bei Betriebsdruck der
Anlage nicht kondensieren, wie z.B. Luft, Stickstoff, Wasserstoff, Helium, etc. [91]. Im
Bereich der Kalteanlagen fuhrt der Einschluss von Fremdgasen zu einer erhéhten
Leistungsaufnahme des Kaltemittelverdichters sowie zu einer Erh6hung des
Druckniveaus. Derselbe Effekt des hoheren Druckniveaus mindert die
Leistungsabgabe im Rankine-Kreislauf.

Da sich ein solches MaR an Dichtheit in beide Richtungen ®

, vor allem unter
Einfluss von Thermospannungen, in Realitat nur sehr aufwéndig realisieren lasst und
um dem Problem der Masseverschiebung im Betrieb entgegenzuwirken, ist der
Einsatz eines variablen Ausgleichsvolumens sinnvoll. Im Folgenden soll nun der
Einsatz eines solchen Ausgleichsvolumens in Bezug auf Ruhedruck und der
Moglichkeit zu Pufferung des Volumens im transienten Betrieb untersucht werden.
Diese Pufferung bietet insbesondere die Moglichkeit auf den Niederdruck im Betrieb

Einfluss zu nehmen.

4.2.1 Mdoglichkeiten zur Beeinflussung des Innenvolu mens im
Betrieb

Der Einsatz einer Fillstand-Kompensationseinheit dient zur Anpassung der
Fullmenge , sowohl im Betrieb, als auch im Ruhezustand des Systems. Prinzipiell
wird auch bei solchen Ausgleichsvolumen zwischen offenen und geschlossenen

Systemen unterschieden. In Tabelle 6 sind die verschiedenen Arten von
Ausgleichsgefal3en nach Funktionsweise dargestellt. Im Falle des betrachteten CRP

87 Aus einem geschlossenen System ergibt sich eine Anforderung an die Dichtheit sowohl im
Uber- als auch im Unterdruck.
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und in Verbindung mit dem untersuchten Arbeitsmedium®® ist der Einsatz eines

geschlossenen  Ausgleichsvolumens sinnvoll®®, weshalb sich die weitere

Untersuchung auf diese Art von Behéltern fokussieren wird.

Tabelle 6: AusgleichsgefalRe

Bauart Funktionsweise  variables Volumen  Vor-/Nachte ile
Kolben aktiv/passiv ja (-) Dichtheit
Blase aktiv®®/passiv ja (-) Werkstoff**
Gefald passiv nein (-) Fixes Volumen
Balg aktiv®?/passiv ja (+) Dichtheit
Membran aktiv®®/passiv ja (+) Packaging

Die Auswahl eines Ausgleichsvolumens erfolgt in erster Linie unter den
Gesichtspunkten Packaging, Funktionsweise und Dichtheit gegeniber Umgebung
sowie Gewicht und Kosten. Im Vorfeld ist jedoch die Méglichkeit zur Einflussnahme
auf gepufferte Volumen zu definieren. Hierbei findet eine Unterscheidung zwischen
aktiven®® und passiven Ausgleichsvolumen statt. Erstere bieten den Vorteil, das
Systemvolumen wahrend des Betriebs aktiv zu beeinflussen, erhdhen allerdings
auch die Komplexitat des Systems und damit den Regelungs-/Steuerungsaufwand.

8 Der Siedepunkt des betrachteten Gemisches liegt unterhalb des Siedepunktes von reinem
Wasser, weshalb der Druck des Mediums im betrachteten Temperaturbereich meist tUber
dem Umgebungsdruck liegt. Dies wirde bei offenen Systemen zum Austritt des Mediums
fuhren.

% Bei Verwendung eines offenen Ausgleichsbehalters besteht im Zusammenhang mit den
hohen Prozesstemperaturen die Gefahr des Verlustes von Arbeitsmedium an die Umgebung.
Dies wirde ein regelméaRiges Nachflllen tber die Betriebszeit erfordern.

% Mit der aktiven Einflussnahme auf das Puffervolumen ist in diesem Fall das Aufbringen
eines Gegendrucks auf der Gasseite gemeint.

% Bei Ausfiihrung des AusgleichsgefdRes als Blase kommen polymere Werkstoffe zum
Einsatz, bei denen eine Permeation des Arbeitsmediums nicht auszuschlieRen ist.

%2 7u den aktiven Ausgleichsvolumen zéhlen solche, deren Innenvolumen {ber einen
Aktuator verandert werden kann. Dies setzt eine entsprechende Steuerungs-/Regelungslogik
voraus. Passive Ausgleichsvolumen puffern das Medium je nach Druckverhéltnis zwischen
Medien- und Gasseite. Einen Sonderfall bildet die 0.g. aktive Beeinflussung des Gasdruckes.
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Um der zu Beginn des Kapitels beschriebenen Anforderung an die Dichtheit des
Systems gerecht zu werden und zur Vermeidung von Permeationsvorgangen® bietet
sich der Einsatz eines wie in Abbildung 43 gezeigten Ausgleichsgefal3es mit
Metallmembran an.

Abbildung 43: Fullstand-Kompensationseinheit mit Edelstahlmembran [92]

Die FKE besteht aus zwei Halbschalen, die zusammen mit der Membran jeweils das
gas- und arbeitsmediumseitige Ausgleichsvolumen bilden. Bei entsprechender
Auslegung des Innenvolumens der FKE ist diese im Ruhezustand des Systems
arbeitsmediumseitig komplett entleert und das System vollstandig flussig gefullt.

% ist sinnvoll, um

Eine geringe Vorbeflullung der FKE unter Standardbedingungen
etwaigem Unterdruck bei sehr geringen Aul3entemperaturen entgegen zu wirken.
Das Volumen des betrachteten Arbeitsmediums nimmt z.B. bei Abkuhlung von +15
°C auf -20 °C um 1,98 % [79] ab. Fur den Ruhezustand bedeutet dies, dass zu jeder

Zeit Umgebungsdruck im System herrscht.

% Unter Permeation versteht man das Durchdringen eines Festkérpers durch ein Medium
aufgrund eines Druck- bzw. Konzentrationsgradienten. Hierzu gehéren Sorptions- und
Diffusionsvorgdnge. Die Permeabilitit eines Feststoffes gibt dessen Grad der
Durchlassigkeit in Bezug auf das verwendete Arbeitsmedium.

% Die dieser Arbeit zugrundeliegenden Standardbedingungen beziehen sich auf die in der
ISO 2533 definierten Normatmaosphéare ISA. In dieser ist der Normdruck auf Meereshéhe auf
1013,25 hPa und die Normtemperatur auf 288,15 K (15 °C) definiert.
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4.2.2 Zusammenhang Atmospharendruck und Systemdruck

Der Niederdruck im System ist sowohl im Ruhezustand, als auch im Betrieb von
vielen Einflussfaktoren abhangig. Um die einzelnen Ph&anomene genauer
beschreiben zu kénnen, wird der Prozess ausgehend vom Ruhezustand bis hin zu
einem bestimmten Betriebspunkt und wieder zurlick zum Systemstop in mehrere
Abschnitte unterteilt. Diese Abschnitte sind wie folgt definiert:

Ruhezustand (System aus)

Systemstart (Beginn der Verdampfung)
Expanderstart

Kondensationsdruck tbersteigt Umgebungsdruck
Optimaler Betriebspunkt

Kleinerer Betriebspunkt

Systemstopp

Abbildung 44 zeigt die einzelnen Zustande chronologisch geordnet. Das System sei
zunachst mit reinem Wasser als Arbeitsmedium beftllt und mit einer zur Umgebung
hin gedffneten FKE versehen. Im Ruhezustand sorgt diese fir eine komplette Fullung
des Systems mit Arbeitsmedium.

Abbildung 44: Systemverhalten mit einer FKE und Wasser als Arbeitsmedium
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Ausgehend vom vorherrschenden Umgebungsdruck im Ruhezustand (1) beginnt
bei Zuschalten des Abgaswarmeubertragers die Bildung einer Dampfphase bei ca.
100 °C am Warmedbertrageraustritt. Das zunehmende Volumen dieser Dampfphase
muss durch die FKE gepuffert werden (2). Sofern das zu puffernde Volumen das
Innenvolumen der FKE nicht Ubersteigt, herrscht im Niederdruckteil des Systems
Umgebungsdruck. Bei zu kleiner Auslegung der FKE wirde bei Erreichen des
maximalen Puffervolumens der Niederdruck zu steigen beginnen.

Fangt die Expansionsmaschine an zu arbeiten, stellt sich mit Beginn der Expansion
und je nach Auslegung theoretisch ein héherer (bei Unterexpansion®) oder
niedrigerer (bei Uberexpansion ) Niederdruck ein. Bis zu einem gewissen Grad kann

diese Druckerhéhung durch die FKE abgefangen werden (3).

Im Gegensatz zu stationdren Rankine-Anlagen ist die Kondensationsleistung im
betrachteten Aufbau nicht durch eine konstante Kiuhlmitteltemperatur bzw. einen
KahImittelmassenstrom gegeben, sondern hangt dynamisch vom Betriebspunkt und
somit vom motorseitigen Warmeeintrag ab. Steigt die Kuhlmitteltemperatur Uber die
Siedetemperatur des Arbeitsmediums bei Umgebungsdruck , kann auch der
Niederdruck im System nicht mehr unterhalb des Umgebungsdrucks liegen (4).
Infolgedessen fullt sich die FKE komplett mit Arbeitsmedium (Membran liegt an der
Halbschale an). Diese Grenze liegt bei Verwendung von reinem Wasser als
Arbeitsmedium bei einer Kihlmitteltemperatur von ca. 100 °C.

Im stationaren Betrieb (5) sind sowohl Hoch- als auch Niederdruck von
verschiedenen Einflussfaktoren abhangig. Tabelle 7 gibt einen Uberblick tiber die
Haupteinflussfaktoren und in welcher GréRenordnung sich, durch Variation, Einfluss
auf den jeweiligen Druck nehmen lasst. Der Einfluss der einzelnen Komponenten
lasst sich aufgrund der Wechselwirkung untereinander nur schwer abgrenzen. Wie
in Abbildung 44 zu erkennen ist, lasst sich das Druckverhaltnis bis zu einem
gewissen Grad durch die Ansteuerung des Expanders beeinflussen. Dabei stellt
die Kuhlmittel- bzw. Kondensationstemperatur die untere Grenze des
Niederdruckes dar. Die untere Grenze des Hochdruckes ist unter anderem durch die

% Bei der Unterexpansion wird das dampfférmige Arbeitsmedium nicht vollstandig tber die
Expansionsmaschine entspannt. Der Austrittsdruck liegt Gber dem Kondensationsdruck,
wodurch sich ein héherer Niederdruck im System einstellt. Bei der Uberexpansion ist das
Medium bereits vor Austritt aus der Maschine vollstandig entspannt. Infolge der
kontinuierlichen Arbeitsweise des Expanders wird das Medium bis zum Austritt weiter
entspannt, wodurch sich am Expanderaustritt ein geringerer Druck als der
Kondensationsdruck einstellt. Dies  verschlechtert  den Wirkungsgrad der
Expansionsmaschine.
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Maximaldrehzahl des Expanders gesetzt. Wird diese Drehzahl betriebsbedingt
erreicht, so muss der Expander zum Schutz vor mechanischer Beschéadigung
gebremst werden, was zu einem Ansteigen des Hochdruckes fuhrt.

Tabelle 7: Einflussfaktoren auf den Systemdruck

Einflussfaktor Funktion Einfluss auf Malfl3
Pumpe Fordern und Spez. Volumen am AGWU- groR
verdichten Austritt (trage)  Hochdruck
Abgas- Warmeeintrag AM-Temperatur (direkt) sehr groR
Enthalpiestrom Hochdruck
Abgastemperatur : Max. AM-Temperatur (trage) mittel
Hochdruck
Expander Entspannung Druckverhaltnis grof3
des Dampfes
KahImittel- . Kondensationstemp. (direkt) .
Warmeaustrag gering
Enthalpiestrom Niederdruck/Unterkiihlung
KW-Temperatur i Min. Kondensationstemp. grof
Niederdruck/Unterkihlung
FUTEREE v, - Niederdruck sehr grof
Innenvolumen
FKE Ausgleich der Niederdruck sehr grol3
Fullmenge
Entgasungs- Abscheiden von Niederdruck gering
behalter Fremdgasen

Der letzte Systemzustand (6) stellt den kritischen “ Betriebsbereich fir die
Auslegung der FKE dar. Wie bereits zu Beginn des Kapitels beschrieben, steht die
Optimierung der Fullmenge auf die maximale Leistung im Fokus der Auslegung.
Betrachtet man nun den Fall eines negativen Gradienten im Warmeeintrag , SO
kommen zwei grundlegende Effekte zum Tragen.

Zum einen findet durch den fehlenden Warmeeintrag eine Masseverschiebung hin
zum Hochdruckteil statt. Diese ist durch den Anstieg des spezifischen Volumens

(Absinken des Dampfgehaltes) bis hin zur flissigen Phase im dritten und vierten
Quadranten (siehe Abbildung 42) zu erklaren. Zum anderen fuhrt der Einbruch des
Druckniveaus zu einem Absinken des Niederdruckes , was wiederum zu einer
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Verringerung der Unterkihlung auf der Strecke zwischen Kondensator und
Speisepumpe fuhrt. Hierbei kann es zum Auftreten von Kavitationseffekten

innerhalb der Speisepumpe kommen, was zu starken Schwankungen oder sogar
zum Erliegen des Volumenstroms® fiihrt. Infolgedessen kommt es zum
Druckausgleich zwischen HD- und ND-Teil. Abbildung 45 veranschaulicht das
Phanomen anhand einer Messung am System der ersten Generation ohne FKE (vgl.
Abschnitt 2.2).
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Abbildung 45: Massenstromeinbruch bei Wegschalten der Warmequelle

Nach Abstellen des Motors bei 1550 s bricht der Arbeitsmedium-Massenstrom tber
einen Zeitraum von ca. 50 s kontinuierlich zusammen und lasst sich durch Erhéhung
der Pumpenansteuerung *? (1690 s bis 1750 s) nur kurzfristig aufrechterhalten.

Abbildung 46 zeigt das Systemverhalten mit einer zur Umgebung offenen FKE und
dem untersuchten Arbeitsmedium. Entscheidender Unterschied zur Verwendung von
reinem Wasser ist der niedrigere Siedepunkt und daraus resultierende hdhere
Druck. Dieser ist bei Gemischen abhangig vom Dampfgehalt “° und liegt schon bei
Temperaturen unterhalb 100 °C (vgl. Zustand 4 mit reinem Wasser) oberhalb des
Umgebungsdruckes.

% Im Diagramm bezogen auf den im Zeitfenster gemessenen maximalen Volumenstrom.
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Abbildung 46: Systemverhalten mit einer FKE und Wasser/FM als Arbeitsmedium

Im betrachteten Fahrzeug regelt das Motormanagement die Kihlmitteltemperatur
betriebspunktabhéngig auf mindestens 80 °C. Bei Verwendung des KihImittels zur
Warmeabfuhr aus dem Kreislauf hat diese Regelung somit einen entscheidenden
Einfluss auf den Niederdruck des Systems. Spatestens bei Uberschreiten der
Verdampfungstemperatur  liegt der Niederdruck des Systems oberhalb des
Umgebungsdruckes. Die FKE ist somit im gesamten Betriebsbereich, unabhéngig
von Fullmenge und Komponentenansteuerung, komplett mit Arbeitsmedium gefullt.
Infolgedessen kann es zu einem kritischen Betriebsverhalten bei einem negativen
Gradienten im Warmeeintrag oder insbesondere bei Uberdimensionierung der FKE
kommen.

Bei dieser Systemkonfiguration in Kombination mit dem untersuchten Gemisch ist
deshalb eine Abtrennung des gasseitigen Volumens der FKE gegeniber der
Umgebung sinnvoll. Dies bewirkt einen Druckanstieg im Gasvolumen bei Pufferung
des Arbeitsmediums und somit herrscht zu jederzeit derselbe Druck sowohl im
Arbeitsmedium als auch auf der Gasseite. Bei Absinken des Niederdrucks wird
folglich Arbeitsmedium aus der FKE freigegeben.

Zusétzlich bietet dieser Aufbau die Moglichkeit, dem System eine ,Vorspannung *“
durch einen entsprechend angehobenen Gasdruck aufzupragen. Die FKE beginnt
somit erst Arbeitsmedium zu puffern, wenn der Niederdruck den gasseitigen
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Vorspannungsdruck tbersteigt. Bei Aufbringen eines Vordruckes ist jedoch auf der
Gasseite konstruktiv ein zusatzliches Ausgleichsvolumen vorzusehen, da bei
einem symmetrischen Aufbau, wie in Abbildung 43 gezeigt, der Gasdruck je nach
Gas annahernd quadratisch mit dem gepufferten Medienvolumen ansteigt. Um den
Niederdruck im System unabhangig davon mdglichst konstant zu halten, ist ein
Ausgleichsgefal? mit sehr groRem Volumen ideal. Da sich dies aus Griinden des
Packagings nur schwer realisieren lasst, ist die Auslegung des
Gasausgleichsvolumens im Hinblick auf den abzudeckenden Betriebsbereich ein
wichtiger Teil der FKE-Auslegung. Abbildung 47 veranschaulicht das
Systemverhalten bei Einsatz eines Ausgleichsgefales mit Vorspannung.

Abbildung 47: Systemverhalten mit Vorspannung und Wasser/FM als Arbeitsmedium

Fur das Aufbringen des gasseitigen Vordruckes eignen sich eine Reihe technischer
Gase. Die Auswahl des Gases richtet sich in erster Linie nach dem sich bei
Verdichtung einstellenden Druck im Bereich der Betriebstemperatur . Neben den
technischen Gasen ist der Einsatz von Kaltemitteln denkbar. Diese bieten den
Vorteil des Phasenwechsels bzw. des Betriebs im Zweiphasengebiet im
Arbeitsbereich der FKE. Es ergibt sich somit die Mdoglichkeit, den Niederdruck
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unabh&ngig vom Puffervolumen annahernd® konstant zu halten. Eine Untersuchung
geeigneter Gase und Kaltemittel findet in Abschnitt 4.2.3 statt.

Ein weiterer Vorteil des Aufbringens einer Vorspannung auf das System liegt im
Bereich der Warmlaufphase des Systems. Je nach Isolation und Betrieb des
Systems kann es in dieser Phase unter Umstéanden zu einer schnelleren Erwarmung
des Kuhlmittels gegeniber dem Arbeitsmedium kommen. Dabei Uberwiegt zunachst
der Warmeeintrag des Kuhlmittels dem des Abgases, was in diesem Betriebsbereich
zu einer Verringerung der Unterkihlung fihrt. Dies beginstigt das Auftreten von
Kavitationseffekten und fdhrt zu Schwankungen des Arbeitsmedium-
Massenstromes. Vor allem bei Betrieb ohne FKE im Vakuum neigt die Speisepumpe
in diesem Betriebsbereich zum Kavitieren. Durch das Ansteigen des Niederdruckes
auf den Vorspannungsdruck nach vollstandiger Fullung der getffneten FKE lasst sich
dieser Effekt vermeiden.

4.2.3 Auslegung der Fullstand-Kompensationseinheit

Um bei der Auslegung eine Abdeckung des gesamten Betriebsspektrums
sicherzustellen, werden neben der Kenntnis Uber das Systeminnenvolumen die
jeweiligen  Randbedingungen der Dbeiden Betriebspunkte benétigt. Das
Systeminnenvolumen setzt sich aus den Volumen der einzelnen Komponenten und
Verbindungsleitungen zusammen.

Vsystem = ! + 1 Vieitungen Gl. 4.42

VKomponenten

Zur Berechnung des zu puffernden Arbeitsmediums ist zunachst die Fillmenge an
Arbeitsmedium zu ermitteln. Diese ergibt sich aus der Differenz von System- und
Olvolumen. Das zu puffernde Arbeitsmedium lasst sich anschlieBend aus der
Befillung im Ruhezustand und dem Dampfvolumen im Betrieb berechnen.

Die Fullmasse an Arbeitsmedium ergibt sich nach:

MAM = VSyStem - MO| O'(qupl) AM(lepl) Gl. 4.43

°" Durch die strahlungsbedingte Erwarmung des Gasausgleichsvolumens (bei Anbringung im
Bereich der Abgasanlage) und damit des Kéltemittels steigt die Vorspannung im System.

86



Komponenten zur Steigerung des Systemwirkungsgrades

Zur Ermittlung des effektiven Dampfvolumens ist zunachst die Menge an Ol zu
ermitteln, die sich im Betrieb in den dampffihrenden Komponenten des Systems
befindet. Das Olvolumen ist von diesen Volumen abzuziehen, da das Ol nicht
verdampft, sondern lediglich durch die Strémung mitgerissen wird. Die im Umlauf
befindliche Olmenge ist vom Betriebspunkt und damit von den herrschenden
Randbedingungen wie Temperatur, Druck und Strémungsgeschwindigkeit abhangig.
Der prozentuale Anteil des umlaufenden Ols lasst sich mithilfe einer
Olumlaufsmessung® bestimmen und liegt fiir das betrachtete System im Bereich von
3% bis 10 % je nach Betriebszustand (Ergebnis der Olumlaufmessung siehe
Abbildung A12 im Anhang). Zur Ermittlung des im Betrieb umlaufenden Olvolumens
wird zunéchst dieselbe anteilige Olmenge in den einzelnen Systemkomponenten im
Ruhezustand und im Betrieb angenommen. Damit ergibt sich das effektive Volumen

im Betrieb zu:
Veg =1V, - ! Mo).um i(Tup) Gl. 4.44
mit

i = dampffihrende Komponenten

Die umlaufende Olmasse Mg ym ergibt sich aus der Summe der Einzelmassen als
prozentualer Olanteil ¢ der jeweiligen Komponentenvolumen V.

Moum ="' Ve g ol Gl. 4.45

Fur das betrachtete System ergibt sich nach Gl. 4.45 und aus der Olumlaufmessung
eine umlaufende Olmasse von 19 % bis 64 %'% des eingefiilliten Ols in den beiden
untersuchten Betriebspunkten. Der Rest des im System befindlichen Ols lagert sich
in schlecht durchstréomten Ecken der Komponenten und Leitungen ab, wird aber zur
einfacheren Berechnung dem Expander zugeschrieben. Durch konstruktive
MaRnahmen kann sichergestellt werden, dass kein Ol in der FKE gepuffert wird.

% Um die umlaufende Olmenge zu bestimmen, wird wahrend des Betriebs ein

Leitungsabschnitt Uber zwei Ventile abgesperrt, das Medium Uber einen Bypass geleitet und
anschlieRend das Volumen des ausgeschleusten Ols bestimmt (siehe Abbildung A12).

% Bei umlaufender Olmasse von 3 %

100 Bej umlaufender Olmasse von 10 %
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Mithilfe der Komponentenvolumen und der Fillmassen im Ruhezustand sowie der
Masse des umlaufenden Ols und den entsprechenden ZustandsgroRen lasst sich die
im Betrieb umlaufende Masse an Arbeitsmedium berechnen.

Das zu puffernde Volumen ergibt sich aus der Differenz von Befull- und
Betriebsmasse in Abhangigkeit von Druck und Temperatur des gepufferten Mediums.
Fur das System liegt das im betrachteten Betriebspunkt zu puffernde Medium bei
ca. 1000 ml, was ca. 70 % des Systemvolumens entspricht.

Die Menge des zu puffernden Arbeitsmediums verringert sich um die Menge des Ols
im System. Fur den realen Betrieb und die Auslegung der FKE bedeutet dies, dass
Fullmenge und Olumlauf einen deutlichen Einfluss auf das zu puffernde Volumen
haben. Fur das betrachtete System verringert sich das zu puffernde AM-Volumen je
nach eingefllter Olmenge und Umlaufgrad im um bis zu 10 %.

Gasseitiges Ausgleichsvolumen

Nach Berechnung des bendtigten Puffervolumens findet die Auslegung des
gasseitigen Ausgleichsvolumens statt. Im Folgenden soll nun ein Systemaufbau mit
zwei FKE im oberen Auslegungspunkt betrachtet werden. Beide FKE besitzen das
gleiche Innenvolumen von 400 ml, wobei eine FKE gasseitig gegeniber der
Umgebung gedffnet und die zweite mit einem Gasausgleichsvolumen versehen
ist.

Das sich aus den vorangegangenen Berechnungen ergebende zu puffernde
Arbeitsmediumvolumen teilt sich demnach unterschiedlich auf die beiden
Ausgleichsvolumen auf. Von Beginn des Systembetriebs bis hin zum Erreichen des
maximalen Puffervolumens wird das durch das Dampfvolumen verdrangte
Arbeitsmedium in der zur Umgebung hin gedffneten FKE gepuffert. Dieser Zustand
wird spatestens bei Erreichen der Verdampfungstemperatur des Arbeitsmediums
erreicht. Nach Erreichen der Puffergrenze der ersten FKE steigt der Niederdruck auf
den Vorspannungsdruck des gasseitigen Ausgleichsvolumens. Von hieran folgt der
Niederdruck dem Druckverhalten des Gases in Abhangigkeit des gepufferten
Volumens.

Je nach Positionierung des Ausgleichsvolumens, insbesondere im Bereich der
Warmedbertrager, kann es im Betrieb zu einer Erwdrmung des Gases durch
Strahlungswarme von auf3en und durch Warmeleitung durch das Arbeitsmedium
kommen. Deshalb ist die Auslegung des gasseitigen Volumens anhand definierter
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Temperaturgrenzen  zielfuhrend. Zur Erstellung der Kennlinie des oberen und
unteren Betriebsbereichs ist zunachst die Gasmasse Mgas bei Beflllung wie folgt zu
ermitteln.

MGas = Gas( ) VFKE + Vausg Gl. 4.46

Der sich einstellende Druck im Betrieb ergibt sich nach [79] anhand der
Gastemperatur und des spezifischen Volumens.

Pcas =f T, Vkomp Gl. 4.47
mit

Veke - Vam +V
Viomp = ause Gl. 4.48

MGas

Die Ermittlung der Betriebskennfelds erfolgt anhand der beiden Temperaturen von
15 °C nach Normatmosphare ** und 90 °C im Betrieb. Abbildung 48 zeigt fiir eine
Auswahl der untersuchten Gase jeweils den Verlauf des Druckes in Abhangigkeit des
gepufferten Volumens fir die betrachteten Temperaturbereiche.

- Stickstoff =———RC318 - R236ea
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Gasdruck in bar

1,5 : R ..._._.I._._.T:._._._.I._._.:I._._._.I._._._.II._._.I._._._.I
] 15°C | |
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Gepuffertes Volumen in mi

1,0

Abbildung 48: Gasdruck versch. Medien in Abhangigkeit des gepufferten Volumens

Bei Einsatz von Stickstoff ist der quadratische Verlauf des Gasdrucks zwischen
15°C und 90 °C in Abhéangigkeit des gepufferten Arbeitsmediums zu erkennen,
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wahrend die beiden Kaltemittel RC318 und R236ea bei der unteren
Temperaturgrenze von 15 °C einen Phasenwechsel aufweisen.

Einfluss der Grol3e des Ausgleichsvolumens

In Abbildung 49 ist der Einfluss verschieden grofRer Gasausgleichsvolumen auf den
Gas- bzw. Niederdruck uber den Pufferbereich der FKE und fir eine
Kaltemitteltemperatur von 15 °C und 90 °C dargestellt. Erkennbar ist der Vorteil bei
Einsatz von Kaltemitteln bei niedrigen Gastemperaturen aufgrund des oben
beschriebenen Phasenwechsels . Dies ermoglicht den Einsatz eines kleineren oder
bestenfalls das Weglassen des Ausgleichsvolumens bei minimal hdheren
Niederdricken im System.

——RC318 -100 ml = = RC318 - 300 ml ——RC318 - 600 ml
6,0

50 4 S— T~

R e S 4 S

o ————

Gasdruck in bar

3,0 f--m--emmmeeoe IR EERLI O

2,0 fommmmnne T T '
10 4= -
50 150 250 350

Gepuffertes Volumen in mi

Abbildung 49: Einfluss verschiedener Gasvolumen auf den Gas-/Niederdruck

Fur die Auslegung bedeutet dies, dass jedes der oben aufgefiihrten Phanomene bei
der Auslegung des Ausgleichsvolumens berucksichtigt werden muss, um eine
maoglichst optimale Systemkonfiguration in Bezug auf Leistung und Packaging zu
erreichen. Insbesondere der Einsatz der Kaltemittel RC318 und R236ea verspricht
eine Regelung auf einen konstanten Niederdruck Uber den gesamten Pufferbereich
und bei geringer Abh&ngigkeit von der Umgebungstemperatur. Dariiber hinaus
ergeben sich durch das vergleichsweise geringe Ausgleichsvolumen  gegentber
dem Einsatz von Stickstoff Vorteile im Packaging.
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Die oben dargestellten Kaltemittel dienen lediglich der Veranschaulichung eines
optimalen Betriebsverhaltens. Aufgrund des konstanten Druckverlaufs, besonders
bei niedrigen Temperaturen (vgl. Abbildung 48), wiirde sich das Kaltemittel R236ea
fur diesen Einsatz anbieten. Beide Kaltemittel sind jedoch aufgrund des hohen
Treibhauspotenzials *** (GWP > 1000 [93]) nicht zu empfehlen. In der vorliegenden
Arbeit wird deshalb fur die Untersuchungen Stickstoff verwendet.

4.2.4 Einsatz im System

Im betrachteten System kommt eine Konfiguration mit zwei FKE zum Einsatz. Dabei
ist eine FKE zur Umgebung hin getffnet und die andere mit einem mit Stickstoff
geflllten Gasausgleichsvolumen von 200 ml verbunden. Der Vordruck lasst sich tber
ein an der Seite angebrachtes Ventil aufbringen.

Abbildung 50 zeigt den Einfluss der beiden FKE im Betrieb Uber die Dauer eines
Zyklus. Das System ist im Ruhezustand mit einem Vordruck von pgas 1,5 bar
beaufschlagt. Bis ca. 66 s wird der Volumenanstieg durch Verdampfung und
Erwadrmung durch die erste, zur Umgebung hin getffnete FKE ausgeglichen. Der
Druck bleibt infolgedessen nahezu konstant bei Umgebungsdruck. Zu erkennen ist
dann ein Anstieg des Niederdruckes mit Einsetzen der Verdampfung. Der
nichtlineare Verlauf ist auf die Spannung der Membran und das ,Schalten der
einzelnen Membranstufen in der ersten FKE zurtckzufihren. Bis zum Erreichen des
Vordruckes bei ca. 240 s bleibt der Gasdruck der zweiten FKE annahernd konstant.
Es findet lediglich ein minimaler Anstieg des Druckes durch die oben beschriebene
Erwarmung des Gases statt. Nach Erreichen des Gasdruckes bewegt sich das
System im Betriebsbereich der zweiten FKE.

191 Engl. Global Warming Potential (GWP) beschreibt die Auswirkung einer definierte Menge
des Treibhausgases auf die globale Erderwdrmung Uber eine gewisse Zeit und bezogen auf
dieselbe Menge an Kohlendioxid.
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Abbildung 50: Einfluss der FKE im Betrieb

Dariiber hinaus ist die Abweichung des Niederdruckes'® vom Dampfdruck'® bei
entsprechender Kuhlmitteleintrittstemperatur Txu e in Abbildung 51 zu erkennen. Im
Mittel liegt der reale Druck um rund 50 % tber dem theoretischen Dampfdruck. Diese
Abweichung findet ihren Ursprung in verschiedenen Einflussfaktoren. Bei
Verwendung von nicht seriennahen Komponenten im Prototypenstadium kann es zu
einer Uberfulllung des Systems kommen, sofern die Volumina nicht in der Auslegung
der FKE beriicksichtigt werden. Einen grof3en Einfluss auf diese Abweichung hat die
Auslegung bzw. der Betriebsbereich der Expansionsmaschine. Im Falle einer
Unterexpansion wird das Arbeitsmedium nicht vollstdndig auf den Niederdruck
expandiert und es stromt mit Uberdruck aus der Expansionsmaschine.

192 Bezogen auf den im Versuch gemessenen Maximaldruck.
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Abbildung 51: Vergleich Niederdruck - Dampfdruck

Weiterhin in Abbildung 50 und Abbildung 51 zu erkennen sind die in Kapitel 4.2.2
angesprochene Regelung des Kihlmittels und deren Einfluss auf den Niederdruck.
Im niederlastigen Betriebsbereich wird die Kuhlmitteltemperatur auf 100 °C geregelt,
wahrend die Zieltemperatur im hoherlastigen Uberlandteil 80 °C betragt. Trotz
Absinken der Kondensationstemperatur steigt der Niederdruck minimal weiter an,
was auf eine zu grof3e Fullmenge fur diesen Betriebsbereich hindeutet. Ursache
hierfur ist ein zu geringes Volumen der beiden FKE bzw. eine zu grof3e Vorspannung
des Systems im Ruhezustand.

Aufgrund der thermischen Tragheit kommt es uUber die Betriebsdauer zu einer
fortschreitenden Erwé&rmung der Expansionsmaschine , sodass es in manchen
Betriebszustanden das Arbeitsmedium die Maschine mit einer hdheren Temperatur
verlasst, als es bei polytroper Expansion der Fall ware. Abbildung 52
veranschaulicht diese thermische Tragheit anhand des Verlaufs der Temperatur'®
am Expansionsmaschinenaustritt  (vgl. Punkt 4 - Abbildung 5 und Abbildung 9) und

der theoretischen Temperatur bei isentroper Entspannung %%,

103 Bezogen auf die maximale im Zyklus gemessene Temperatur.

194 Anhand des gemessenen Druckes am Austritt der Expansionsmaschine.
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Abbildung 52: Thermische Tragheit Expansionsmaschine

Neben den Vorteilen des Ausgleichs von Masseverschiebungen und der passiven
Regelung des Niederdrucks nimmt die betrachtete Konfiguration im Betrieb Einfluss
auf das Druckverhéltnis. Liegt die Austrittstemperatur unterhalb der theoretischen
Temperatur bei isentroper Entspannung, so wirkt sich dies positiv auf die

b'® der beiden

Systemleistung aus. In Abbildung 53 st der Betrie
Systemkonfigurationen im Zyklus mit und ohne FKE gegenubergestellt. Der
Niederdruck des Systems ohne FKE (Konfiguration B, siehe Tabelle 2) liegt zu
Beginn unterhalb des Druckes mit variablem Puffervolumen (Konfiguration C),
wodurch sich ein hoheres Druckverhaltnis Pl ergibt. Das hohere Druckverhaltnis

PI'®  fiihrt wiederum zu einem verbesserten  Anlaufverhalten  der

Expansionsmaschine.

19 DPruck und Druckverhaltnis bezogen auf den jeweils hdheren Maximalwert der beiden
Messungen.

106 Verhaltnis Pam3z ZU Pama
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System ohne FKE (Konfiguration B)

RN

P/ Pray * 100 %, P1/PI__ *100 %

0 250 500 750 1000

Zeitins
Abbildung 53: Systemvergleich mit und ohne FKE

Mit zunehmender Betriebszeit und damit steigender Kondensationstemperatur
schwindet der Vorteil des geringen Niederdruckes des Systems ohne FKE und das
Druckverhéltnis der beiden Systeme gleicht sich an. Nachfolgende Messungen
zeigen, dass sich das Niederdruckniveau des Systems bei entsprechender
Auslegung des Puffer- und Gasvolumens sowie bei exakter Beflllung weiter
absenken lasst, sodass der Niederdruck selbst in hochlastigen Betriebspunkten
annahernd im Bereich der Konfiguration B liegt.
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4.2.5 Fazit

FUr einen Serieneinsatz sind die Vor- und Nachteile eines Ausgleichsbehalters
gegeneinander abzuwagen. Dabei liegt der Fokus zunachst auf den Auswirkungen
einer FKE auf das Systemverhalten.

Der Betrieb mit FKE bietet den Vorteil des Druckausgleichs gegenuber
Umgebungdruck im Ruhezustand. Die Anforderungen an die Dichtheit des
Systems bestehen somit lediglich im Bereich des Uberdruckes im Betrieb und nicht
im Bereich des Unterdrucks. Auftretende Masseverschiebungen durch Anderungen
im Warmeein- und -austrag im dynamischen Betrieb konnen durch die FKE in
gewissen Grenzen ausgeglichen werden, und somit kann ein konstanter
Massenstrom sichergestellt werden.

Durch zusatzliches Anbringen eines gasseitigen Ausgleichsvolumens besteht
dariber hinaus die Méoglichkeit der Anpassung des Niederdruckes auf die
Kahimittel- und damit Kondensationstemperatur. Hierdurch lasst sich Einfluss auf die
Unterkihlung des Arbeitsmediums nehmen, was zu einem stabileren
Forderverhalten der Speisepumpe, insbesondere in der Aufwarmphase, fihrt.

Der grofite Vorteil beim Einsatz einer FKE ist jedoch die Mdglichkeit zur Anpassung
der Fullmenge auf den gesamten Betriebsbereich des Systems, was insbesondere
im dynamischen Betrieb zu einer Steigerung der Systemleistung  fihrt.

Dem gegeniuber steht neben dem hdheren Systemgewicht der Nachteil des
Anlaufverhaltens der Expansionsmaschine aufgrund des hdheren Niederdrucks in
der Warmlaufphase.
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4.3 Innerer Warme ubertrager

Ein weiterer Ansatz zur Steigerung des thermischen Wirkungsgrades eines ORC ist
der Einsatz eines inneren Warmeubertragers, auch Rekuperator genannt. Dieser
entzieht dem dampfformigen Arbeitsmdium nach Expansionsmaschine im
Niederdruckteil Warme wund fuhrt diese dem flissigen Arbeitsmedium im
Hochdruckteil zwischen Speisepumpe und Warmeubertrager zu. Abbildung 54 zeigt
den prinzipiellen Aufbau eines ORC mit internem Warmeubertrager und Abbildung
55 qualitativ den Kreisprozess im p,h-Diagramm.

Abbildung 54: ORC mit Internem Warmeiibertrager (IWU)

Druck

Enthalpie

Abbildung 55: p,h-Diagramm - ORC mit IWU
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4.3.1 Theoretische Betrachtung

In der Literatur finden sich zahlreiche Verdffentlichungen zu Kreisprozessen mit IWU.
Hauptsachlich fokussieren sich die Untersuchungen auf den Einfluss von Druck und
Temperatur nach Dampferzeuger auf den thermischen Wirkungsgrad des ORC.

Kim et al. [94] analysieren einen ORC mit IWU in Bezug auf das Verhéltnis von
Anergie zu Exergie fir verschiedene Kaltemittel als Arbeitsmedium und fir
verschiedene Hochdricke. Das Kaltemittel tritt dabei stets im Uberhitzten Zustand
und unterkritisch in die Turbine ein. Abh&ngig vom Eintrittsdruck an der Turbine

197 am Warmeubertrager, IWU und im Abgas einen

zeigt das Angergieverhaltnis
degressiven Verlauf mit steigendem Eintrittsdruck aufgrund der geringeren
Temperaturdifferenz. Der exergetische Wirkungsgrad steigt hierdurch mit

zunehmendem Eintrittsdruck.

Li et al. [95] untersuchen den Einfluss der Verdampfungstemperatur verschiedener
Fluide und Mischungen auf die Leistung sowie den exergetischen und thermischen
Wirkungsgrad eines ORC mit und ohne IWU. Es wird aufgezeigt, dass sich der
Einsatz eines IWU bei Verwendung von Reinstoffen und zeotropen '®® Gemischen
eher positiv auf den thermischen Wirkungsgrad des ORC auswirkt als bei
Verwendung von azeotropen *®® Gemischen. Den Fokus dieser Veréffentlichung
stellt der Vergleich zweier ORC, jeweils mit und ohne IWU, fiir das Kaltemittel R141b
und das Gemisch R141b/RC318 dar. Die Untersuchung zeigt, dass die
Temperaturdifferenz  zwischen Arbeitsmedium und Warmequelle durch den Einsatz
eines IWU reduziert wird. Verglichen mit dem Reinstoff R141b ist die Reduzierung
bei Einsatz des Gemisches viel gro3er, wodurch der Exergieverlust kleiner wird.
Darlber findet eine Betrachtung der Abnahmerate der Temperaturdifferenz in
Abhangigkeit des Mischungsverhaltnisses statt. Diese nimmt mit Verringerung des
Mischungsverhaltnisses zu und hat ihr Maximum im untersuchten Bereich bei einem
Mischungsverhéltnis von 0,4/0,6. Es wird aufgezeigt, dass sowohl der thermische als
auch der exergetische Wirkungsgrad durch den Einsatz eines IWU gesteigert

197 \/erhaltnis vom Exerieeintrag in das System zum Austrag aus dem System.
198 7eotropes Gemisch: Zusammensetzung andert sich bei Verdampfung und Kondensation.

199 Azeotropes Gemisch: Dampfphase besitzt dieselbe Zusammensetzung wie die fliissige
Phase.
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werden. Durch den Einsatz des IWU nimmt die Expanderleistung geringfiigig ab was
durch eine Erhéhung des Massenstromverhéaltnisses noch verstarkt wird [95].

Weitere Untersuchungen zum thermischen Wirkungsgrad eines ORC mit IWU finden
in [96], [97] und [98] statt. Die Untersuchung in [97] fokussiert sich auf die
Massenstromerhohung durch Einsatz eines IWU. Aus [95] und [97] ist darliber
hinaus ersichtlich, dass es, im Gegensatz zum ORC ohne IWU, keinen Peak der
Systemleistung in Abhangigkeit der oberen Prozesstemperatur gibt oder, wie u.a. in
[99] beschrieben, die Systemleistung sogar mit steigender Prozesstemperatur
abnimmt.

Zusammenfassend lassen sich aus der Literatur folgende Aussagen zur Verwendung
eines IWU festhalten:

Temperaturdifferenz  zw. AM und Warmequelle wird durch IWU reduziert
Reduzierung wird durch geringeres Mischungsverhaltnis begunstigt
Potenzial nur bei Betrieb im tberhitzten Bereich

Verwendung von Reinstoffen im Zweiphasengebiet zeigt kein Potenzial
Einsatz trockener *° Arbeitsmedien sinnvoll Expansion in (berhitzten
Bereich

Einsatz zeotroper Gemische wirkt sich positiv auf den Wirkungsgrad aus
Exergetischer u. thermischer Wirkungsgrad wird gesteigert, Nettoleistung
nimmt ab

Im Gegensatz zu den theoretischen Uberlegungen ergeben sich beim realen Einsatz
Randbedingungen, die einige der oben angegebenen Nachteile entkraftigen und ein
grolReres als das theoretisch erreichbare Potenzial aufzeigen. Auf die Unterschiede
zwischen theoretischer Betrachtung und realem Einsatz soll nun im Folgenden néaher
eingegangen werden. Als Basis dient zunachst die theoretische Betrachtung des in
dieser Arbeit beschriebenen Systemaufbaus mit und ohne IWU. Die Bewertung findet
anhand einer Leistungs- und Wirkungsgradanalyse sowie einer Exergie- und
Anergieanalyse statt. Im Anschluss wird das Potenzial des IWU anhand von
Messergebnissen am Fahrzeugaufbau nachgewiesen.

119 Medien deren Sattdampfkurve positiv verlauft, werden als ,trocken* bezeichnet, wéhrend
bei ,nassen“ Medien diese einen negativen Verlauf hat.
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Nettoleistung

Die Nettoleistung des Systems W, ergibt sich aus der Differenz von

Expanderleistung Wpg,, und Pumpenleistung Wp.
Wnet = WExp - Wp GI 4.49
mit

Mam hais -y

Wp = Mam h2 - hl = Gl. 4.50

p

Wirkungsgrade

Die Wirkungsgrade eines Systems stellen die grundlegenden Kenngrof3en dar, um
die Effizienz zweier Systemkonfigurationen vergleichbar zu bewerten. Hierzu zéhlen
Carnot- (Gl. 1.1), thermischer (Gl. 4.51) und exergetischer Wirkungsgrad (Gl. 4.52).

Der thermische Wirkungsgrad + bescheibt das Verhaltnis der Nettoleistung Wi

zum (ibertragenen Warmestrom*! im Abgaswarmeiibertrager Qagwi-

W
net Gl. 4.51

th —
Qacwu

Um einen realen Energieumwandlungsprozess hinsichtlich seiner
thermodynamischen Giulte zu bewerten, ist ein zweckmalRiger Ansatz, den
exergetischen Wirkungsgrad o des Systems zu bestimmen. Dieser gibt an, wie

vollkommen eine Energieumwandlung ablauft und welcher Anteil der theoretisch als
Arbeit nutzbaren Exergie unwiederbringlich verloren ist [77].

Whet 1

- wa 1L th Gl. 4.52
QAGWU 1 - T—H# Carnot

ex

Darlber hinaus ist es im Fall der thermischen Rekuperation am Kraftfahrzeug
sinnvoll, einen Rekuperationswirkungsgrad ., und die Steigerung des thermischen

Motorwirkungsgrad ng einzufuhren [100].

e

11 warmeeintrag in das Arbeitsmedium.
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Der Rekuperationswirkungsgrad  gibt die vom System erzeugte Leistung W,

bezogen auf die dem Abgas entzogene Warmeleistung Qac an.

_ Whet

= Gl. 4.53
rek QAG

Die theoretische Steigerung des Motorwirkungsgrades , je nach ,Verwendung der

«l12

abgegebenen Leistung“, ergibt sich nach folgenden Gleichungen.

W
=9 Gl. 4.54
eng.ohne Rek Qkraftstoff
_ Weng*Wret Gl. 4.55
eng.mit Rek Qkraftstoff o
eng,mit Rek _Weng+Wnet QKraftstoff =1+ Wnet =1+ Gl. 456
- W - W - th,eng s
eng,ohne Re raftsto eng eng
hne Rek  QKraftstoff
Whet
$ theng — Gl. 4.57
Weng

4.3.2 Effizienzsteigerungspotenzial unter realen
Betriebsbedingungen

Im folgenden Abschnitt soll nun das Potenzial des IWU unter realen und transienten
Bedingungen néaher untersucht werden. Eine theoretische Betrachtung zeigt die
Auswirkung des verwendeten Arbeitsmediums und der Lage des Kreisprozesses
auf die Funktionsweise bzw. Leistungsvermdgen des IWU auf. Messergebnisse im
System sollen weitere Vorteile des IWU aufzeigen, die in bisherigen
Veroffentlichungen nicht detailliert betrachtet werden. Dabei soll insbesondere auf
die thermische Tragheit unter transienten Randbedingungen (Kaltstart) und auf den
Warmetbergang an die Umgebung eingegangen werden.

112 Mithife der durch das System zuriickgewonnenen Leistung lasst sich der
Verbrennungsmotor auf verschiedene Arten unterstiitzen. Kann z.B. durch die elektrische
Ruckspeisung die Lichtmaschine entfallen, so liegt die Entlastung des Motors um den Faktor
des Generatorwirkungsgrades hoher (vgl. Hartmann [43]).
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Um das Potenzial zur Steigerung des thermischen Wirkungsgrades des Systems
durch den Einsatz eines IWU bewerten zu koénnen, sind zunachst die
Randbedingungen des Kreislaufs zu definieren. Die Abschatzung des Potenzials
erfolgt durch den Vergleich eines idealen Kreislaufs mit reinem Wasser mit einem
realen Kreislauf mit einem Gemisch als Arbeitsmedium. Zunachst findet eine
Potenzialabschatzung des IWU anhand des idealen Kreislaufes mit reinem Wasser
statt.

Dem Kreislauf liegen folgende Annahmen zugrunde:

Als Arbeitsmedium wird reines Wasser verwendet (isotherme Kondensation)
Das Arbeitsmedium wird isobar bis auf die Siedelinie kondensiert

Uber die Pumpe erfolgt eine polytrope Druckerh6hung

Das AM wird iiber den IWU bis auf Austrittstemperatur am Expander erwarmt
Das Abgas wird bis auf die Eintrittstemperatur des Arbeitsmediums in den
Dampferzeuger abgekuhlt

Abbildung 56 zeigt einen idealen Kreisprozess'*® (T3 =140°C, X3 = 1, pyp =< 1 bar)
jeweils mit Unterkiihlung ( Tyk = 30K) und ohne Unterkihlung.

Zur Verdeutlichung der Auswirkung des Temperaturglides auf den Einsatz des IWU
wird im Folgenden insbesondere der Betrieb im Nassdampfgebiet betrachtet. Bei
Verwendung von Wasser als Arbeitsmedium (trockenes Medium ) endet die
Expansion zweiphasig. Uber den sich einstellenden Niederdruck ergibt sich die
Temperatur am  Expanderaustritt zu T4,=T p o«<1. Diese stellt die
Maximaltemperatur dar, auf welche sich das Arbeitsmedium iber den IWU im
flissigen Bereich theoretisch vorwarmen lasst. Unter Annahme einer isobaren
Kondensation bis zur Siedelinie verlauft diese auch isotherm. Am Zustand eins
nach dem Kondensator herrscht also die gleiche Temperatur wie nach der
Expansionsmaschine. Infolge der polytropen Kompression —auf Hochdruck p,,,
erhoéht sich die Temperatur Uber die Pumpe und liegt im Zustand zwei bei T,>T; bzw.
T,>T,. Aufgrund des negativen Temperaturgefélles zwischen Zustand zwei und vier
ware der Einsatz eines IWU nach dieser Betrachtung hinfallig.

In Abbildung 56 grau dargestellt ist der gleiche Prozess mit einer Unterkiihlung von
30 K. Aus thermodynamischer Sicht ist sie im Zustand eins nicht sinnvoll, da diese

113 Bezogen auf den maximalen Prozessdruck.
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eine zusatzliche Warmeabfuhr Gber den Kondensator bedeutet und diese lber das
Abgas wieder eingetragen werden muss, um im Zustand drei nach Dampferzeuger
auf den gleichen thermodynamischen Zustand zu kommen. In der Praxis ist eine
gewisse Unterkiihlung jedoch unabdingbar, da es aufgrund von Druckverlusten in
den Leitungen und Komponenten zu Kavitationseffekten —am Pumpeneintritt
kommen kann, wenn diese zu klein ist. Ein konstanter Massenstrom ist unter diesen
Bedingungen nicht mehr realisierbar und der Kreislauf bricht zusammen. Ein idealer
IWU kompensiert die Nachteile der Unterkiihlung (groRerer Warmeeintrag und
Warmeaustrag), sodass unabhangig von der Gréf3e der Unterkihlung der gleiche
Zustand am Dampferzeugereintritt erreicht werden kann. Eine Untersuchung des
Einflusses der Unterkiihlung auf den Kreisprozess fir ein Gemisch findet in [101]
statt.

100 -

80 o

p/ Prmax * 100 %

-4 a4 - - o
4 a4 -
-4 4 - - f-

1000 1500 2000 2500 3000
Enthalpie in kJ/kg

Abbildung 56: idealer Kreisprozess mit und ohne Unterkiihlung

Bei Einsatz des betrachteten Arbeitsmediums ergeben sich fur die Unterkihlung
andere Randbedingungen und damit ein weiteres Potenzial fir den IWU. Aufgrund
der Gemischeigenschaften verlaufen die Isothermen im Zweiphasengebiet nicht
waagerecht und es findet eine Temperaturabnahme wahrend der isobaren
Kondensation statt. Diese Temperaturdifferenz lasst sich ber den IWU ausgleichen.
Abbildung 57 verdeutlicht die Temperaturabnahme'*  Taw bei isobarer

114

Kondensation vom Dampfgehalt™" x auf die Siedelinie fur das verwendete Gemisch

im untersuchten Niederdruckbereich.

114 Bezogen auf den maximal untersuchten Dampfgehalt- / Druckbereich.
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Abbildung 57: Temperaturabnahme bei isobarer Kondensation im Zweiphasengebiet

Wie aus Abbildung 57 ersichtlich, nimmt die Temperatur bei isobarer Kondensation
im betrachteten Druckbereich je nach Dampfgehalt um 2 K bis 14 K ab. Der durch
die Gemischeigenschaften bedingte Temperaturglide bietet ein erstes Potenzial zum
Einsatz eines IWU bereits ohne weitere Unterkiihlung unterhalb der Siedelinie. Auf
das Potenzial des Temperaturglides insbesondere zur Reduktion des Warmestroms
am Kondensator''® soll im Folgenden naher eingegangen werden. Dariiber hinaus
hat die Zusammensetzung des Wasser-Frostschutzmittel-Gemisches grofR3en Einfluss
auf den Gradient der Temperaturabnahme. Das in Abbildung 58 dargestellte
Diagramm verdeutlicht den Einfluss des Mischungsverhaltnisses auf die maximal
erzielbare Temperaturdifferenz  im Zweiphasengebiet 4 fur den untersuchten

Druckbereich.

15 Durch die Reduktion des Warmestroms am Kondensator lasst sich das Kiihlsystem des
Fahrzeugs ,entlasten”.
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Abbildung 58: Einfluss des Mischungsverhaltnisses auf die Gemischunterkiihlung

Wie auch in Abbildung 57 erkennbar, hat der Druck keinen signifikanten Einfluss auf
den Verlauf der Kurve. Es lasst sich jedoch eine deutliche Abhangigkeit der
erzielbaren Temperaturdifferenz im Zweiphasengebiet vom Mischungsverhaltnis
erkennen. In Abbildung 59 ist der Kreisprozess unter gleichen Randbedingungen wie
in Abbildung 56 unter Verwendung eines Gemisches, jeweils fir eine Kondensation
bis auf die Siedelinie (schwarz) und mit zusatzlicher Unterkihlung (grau
gestrichelt), dargestellt.

— T UK=0K === T UK 10K

100 -

80 -
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Abbildung 59: idealer Kreisprozess mit Gemisch
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Wie aus dem Diagramm ersichtlich, entspricht die tber den IWU maximal auf das
Arbeitsmedium im flussigen Teil Gbertragbare Warmemenge Qg max dem Produkt

aus Massenstrom und Enthalpiedifferenz zwischen Isothermen auf Hochdruckniveau.

Qwi,max = Mam hT4,p2 - hT4-,p2 Gl. 4.58

Unter Annahme einer vollstandigen Warmeubertragung und unter Vernachlassigung
des Warmelbergangs an die Umgebung, entspricht die maximal Ubertragbare
Enthalpiedifferenz auf der flissigen Seite der Ubertragenen Enthalpiedifferenz in der
Dampfphase nach der Expansionsmaschine zwischen Zustand 4 und 4‘'. Die aus
dem Kreislauf abzufihrende Kondensationswéarme  verringert sich um diesen
Betrag. Auf die Entlastung des Kondensators wird im folgenden Abschnitt naher
eingegangen. Weiterhin ist aus Abbildung 57 und Abbildung 59 erkennbar, dass sich
die Anderung des Dampfgehalts bei isobarer Kondensation insbesondere bei

116 quf die Anderung der Temperatur auswirkt. Messungen

niedrigem Dampfgehalt
am Heil3gasprifstand zeigen, dass bereits unterhalb einer Unterkihlung von
Tuk <5 K Kavitationseffekte auftreten. Zum Erreichen dieser Gemisch-
Unterkihlung sollte das System so betrieben werden, dass nach der
Expansionsmaschine, abhangig vom Niederdruck, mindestens ein Dampfgehalt von

0,3 erreicht wird.

4.3.3 Ausgleich von Warmeverlusten und der thermisc hen Tragheit

Neben den theoretischen Vorteilen des IWU ergeben sich in der praktischen
Anwendung weitere Vorteile. Im Fokus steht dabei insbesondere der Einfluss des
IWU auf das Aufwarmverhalten sowie der Ausgleich der Warmeverluste.

In Abbildung 60 sind die Eintrittstemperaturen'!’ des Arbeitsmediums in den
Dampferzeuger als zeitlicher Verlauf im Zyklus einander gegenubergestellt. Der
Systemaufbau ohne IWU weist einen annahernd konstanten Anstieg der
Eintrittstemperatur bis zum Erreichen der Betriebstemperatur*'® auf. Bei dem System

118 Aufgrund der in diesem Bereich stérker ansteigenden/abfallenden Isothermen
117 Bezogen auf die maximale Prozesstemperatur im Zyklus.

18 |m untersuchten Fahrzyklus wird die Zielbetriebstemperatur (bzw. Zieleintrittstemperatur
am Dampferzeuger) ohne IWU erst gegen Ende bei 120 km/h erreicht.
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mit IWU ist der Anstieg aufgrund der zusétzlichen thermischen Tragheit des IWU und
des zusatzlichen Arbeitsmediums zunachst schwéacher und steigt dann nahezu
sprungartig um ca. 20 % gegeniiber dem Systemaufbau ohne IWU an. Die
Betriebstemperatur wird bei Einsatz eines IWU im betrachteten System bereits
deutlich friher erreicht. Grund flr den sprungartigen Anstieg ist die grol3e
thermische Tragheit der prototypischen Expansionsmaschine, die im Kaltstart
zudem noch komplett mit flissigem Arbeitsmedium gefullt ist. Dieses muss zunachst
in der FKE gepuffert werden (siehe Kapitel 4.2) und die Expansionsmaschine sich
erwarmen bevor die Warme tber den IWU Ubertragen wird.
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Abbildung 60: Vergleich der Eintrittstemperaturen in den Dampferzeuger im Zyklus

Ein weiterer und bedeutender Vorteil, den der IWU mit sich bringt, ist, wie bereits
angedeutet, der Ausgleich der Warmeverluste an die Umgebung infolge von
Strahlung und Konvektion . Diese Warmeverluste kénnen sich positiv auf die
Arbeitsweise der Pumpe auswirken, missen dem System jedoch wieder Uber das
Abgas zusatzlich zugeftuhrt werden. Abbildung 61 zeigt die gemessenen
Eintrittstemperaturen des Arbeitsmediums in die Speisepumpe (gestrichtelt) und die
jeweiligen Eintrittstemperaturen in den Dampferzeuger (durchgezogen) fur die vier

untersuchten  Betriebspunkte™®

sowie die sich daraus ergebenden
Temperaturdifferenzen. Der mittlere  Warmeverlust in  den untersuchten

Betriebspunkten liegt beim System ohne IWU bei rund -4,5 %, wahrend die

119 Die Betriebspunkte entsprechen verschiedenen Fahrgeschwindigkeiten (Konstantfahrten)
im Bereich zwischen 50 km/h und 120 km/h.
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Temperaturdifferenz bei Einsatz eines IWU positiv und im Bereich von knapp 11 %

liegt.
Vor AWU (m.IWU)  ——Vor AWU (0.IWU)
- = -Vor Pumpe (m.IWU) - = -Vor Pumpe (0.IWU)
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Abbildung 61: Ausgleich der Umstromungsverluste durch den IWU

Abbildung 62 stellt die iber den Warmeverlust berechnete Warmeleistung*® Qi &
Qoss Uber den Leitungssatz zwischen Kondensatoraustritt und Dampferzeuger und
uber den IWU gegenuiber. Der durch den IWU rekuperierte Leistungsgewinn st
zusatzlich im Diagramm als Zahlenwert dargestellt und liegt im Mittel Uber die
untersuchten Betriebspunkte bei rund 57 %. Insbesondere in hdheren
Betriebspunkten lasst sich ein groRBer Teil der Verlustwarme uber den IWU

zuriickgewinnen.

120 Bezogen auf die maximal (ibertragene Warmeleistung ich obersten Betriebspunk.
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Abbildung 62: Warmeverlust vs. Warmeeintrag durch IWU

4.3.4 Entlastung des Kondensators

Wie bereits in Abschnitt 4.3.2 angesprochen, lasst sich der Kondensator durch den
Einsatz eines IWU teilweise entlasten, indem dem Arbeitsmedium Warme zwischen
Expansionsmaschine und Kondensator entnommen und zwischen Pumpe und
Dampferzeuger zugefihrt wird. Die aus dem Abgas zu Ubertragende Warmemenge
reduziert sich bei gleichbleibender Zielleistung um den intern rekuperierten Betrag,
wodurch sich nachfolgend die Kondensationsleistung in gleicher Grdl3enordnung
reduziert. Nach GI. 4.58 ist die maximal rekuperierbare Wéarme bei gegebenen
Eintrittsbedingungen in den IWU (p,,T2) nur durch das treibende Temperaturgefalle

und damit durch die Temperatur am Expanderaustritt T L begrenzt. Bedingt

PX 0<x<
durch die hohere Eintrittstemperatur des Arbeitsmediums in den Dampferzeuger
erhoht sich die Temperatur, auf die das Abgas abgekuhlt werden kann. Hierdurch
verringert sich die Differenz uber das Abgas Tag = Tace- Taca Und die somit in
das System eingetragene Warme Qag. Das Kihlsystem wird, bei gleichbleibender
Prozessfihrung um die reduzierte Warmemenge Q,g entlastet. Im Folgenden
sollen nun Ansatze untersucht werden, die die Entlastung des Kihlsystems
optimieren kénnen.

109



Thermische Rekuperation im instationaren Betrieb

Die maximale Entlastung des Kihlsystems lasst sich, wie bereits erwéhnt, durch die
erzielbare Enthalpiedifferenz zwischen Eintritt IWU hyy; o und Austritt IWU hyyg a7,

beschreiben. Eine weitere Unterkihlung gegentber der Sattingungstemperatur
vergroRert zwar das T zwischen IWU-Ein- und —Austritt, hierdurch vergréRert sich
allerdings auch die Uber das Kihlsystem abzufiihrende Warme um den gleichen
Betrag (siehe Abbildung 56). Eine mdglichst geringe Unterkiihlung ist deshalb auch
bei Einsatz eines IWU anzustreben.

Eine Mdglichkeit, das Potenzial des IWU zur Entlastung des Kondensators zu
steigern, ist  demnach die  Vergrof3erung der  Temperaturdifferenz
Tiwwo = Tam2 - Tam2 Uber den IWU durch Erhéhung der Austrittstemperatur  des
flissigen Arbeitsmediums bei gegebenem Eintrittszustand. Dies erfordert eine
héhere Eintrittstemperatur des dampfférmigen Arbeitsmediums in den IWU, was
allerdings zu einer Erh6hung des Niederdrucks und damit zu einer Verringerung des
Druckverhéltnisses fuhrt. Ein Betrieb des Systems bei einem hoheren Dampfgehalt
bzw. Uberhitzung ist deshalb anzustreben. Dies steigert unter der Annahme
gleichbleibender  Dricke  aufgrund  der  abfallenden Isothermen  die
Temperaturdifferenz zwischen Zustand 4 nach Expansionsmaschine und Zustand 2
vor IWU (siehe Abbildung 59). Ein Betrieb im uberhitzen Bereich des
Arbeitsmediums wirde noch einmal eine deutlichere Steigerung des Potenzials des
IWU bedeuten, ist jedoch aufgrund der Funktionsweise der eingesetzten
Expansionsmaschine (Betrieb im Zweiphasengebiet) nicht Gegenstand der
Untersuchung.

Eine weitere Mdglichkeit zur Vergrof3erung des treibenden Temperaturgefélles tber
den IWU stellt eine Erhéhung des Systemdruckes dar. Wie aus Abbildung 59
ersichtlich, nimmt der Temperaturglide des Arbeitsmediums in Abh&ngigkeit des
Dampfgehaltes im Zweiphasengebiet mit steigendem Niederdruck zu. In Abbildung
63 ist die Erhdhung des Temperaturglides'®* im Zweiphasengebiet T, zwischen
Zustand 4 und der Siedelinie bezogen auf einen Ausgangsdruck von 1 bar und auf
den maximal untersuchten Niederdruck fir das betrachtete Arbeitsmedium
dargestellt.

121 Bezogen auf den maximalen Temperaturglide im untersuchten Druckbereich.
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Abbildung 63: Erhéhung des Temperaturglides durch Druckanhebung

Wie in der Abbildung erkennbar, wirkt sich eine Anderung des Druckes nur
geringfugig auf die Temperaturdifferenz bei isobarer Kondensation aus. Im besten
Fall lasst sich die Temperaturabnahme um 10,5 % steigern, was sich wegen der
infolgedessen steigenden Bauteilkosten  (Wandstarke, etc.) jedoch nicht
wirtschaftlich umsetzen lasst. Hohere als die betrachteten Driicke sind aufgrund der
verwendeten Komponenten im Niederdruckteil (z.B. Kondensator, FKE) nicht
Gegenstand der Untersuchung. Abbildung 64 zeigt die in Versuchen gemessene
Prozessfihrung?® jeweils mit und ohne IWU fur die vier untersuchten
Betriebspunkte (BP). Dabei ist fur jeden Betriebspunkt die Ansteuerung der Pumpe
und der Expansionsmaschine auf die maximale Expanderleistung optimiert.

2 Gemittelte Werte aus abgas- und kuhlmittelseitiger Bilanzierung (Vorwarts-

/RUckwartsbilanzierung) sowie aus Messwerten
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Abbildung 64: Entlastung Kondensator - Prozessvergleich

Abbildung 65 zeigt parallel dazu den Vergleich der erzielten Expanderleistung 2 fiir
die beiden Systemkonfigurationen mit und ohne IWU. Uber die vier betrachteten
Betriebspunkte ist lediglich eine Differenz von Pgy = 1 % bis 3 % zu erkennen,
welche sich im niederlastigen Betriebsbereich positiv und im hdherlastigen Bereich
nachteilig auf die erzielbare Leistung auswirkt.

123 Bezogen auf die in den Betriebspunkten maximal erreichte Expanderleistung.
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Abbildung 65: Leistungsvergleich mit und ohne IWU

In Abbildung 64 ist dagegen ein Effekt deutlich erkennbar. Durch den hdheren
Arbeitsmediummassenstrom , wie in Abbildung 66 gezeigt, kommt es zu einer
Verschiebung des leistungsoptimalen Dampfgehaltes hin zu einem feuchteren
Betrieb der Expansionsmaschine. Diese Verschiebung lasst sich durch den
Zusammenhang zwischen Volumenstrom, Dichte und den Spalt- und
Stromungsverlusten in der Expansionsmaschine infolge des héheren Massenstroms
erklaren. In Abbildung 66 ist der Quotient Maow / Miow max IN den betrachteten
Betriebspunkten jeweils fiir das System mit und ohne IWU dargestellt. Dabei erhoht
sich der Durchsatz insbesondere beim oberen und unteren BP um bis zu 37 %.
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Abbildung 66: Einfluss IWU auf den Massenstrom
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Um nun den erhohten Massenstrom bei annahernd gleichem Volumenstrom
innerhalb der Temperaturgrenzen zu realisieren, fihrt der Weg zwangslaufig tber die
Erhdéhung der Dichte und damit Uber die Absenkung des Dampfgehaltes . Aus den
oben beschriebenen Beobachtungen ist ersichtlich, dass diese in Bezug auf den
Dampfgehalt im Gegensatz zueinander stehen. In der Theorie wirkt sich der Betrieb
bei hoheren Temperaturen*?* positiv auf das treibende Temperaturgefalle zwischen
Expanderaustritt und IWU-Eintritt und damit auf die Entlastung des Kondensators
aus, wahrend die Messergebnisse zeigen, dass sich der optimale Betriebsbereich
ohne konstruktive Anpassungen an der Expansionsmaschine deutlich zu niedrigeren
Temperaturen*?* verschiebt.

Die theoretisch beschriebene Entlastung des Kondensators lasst sich anhand der
experimentell ermittelten Messergebnisse bestatigen. In den Versuchen kann eine
Entlastung des Kondensators durch den Einsatz eines IWU (ber den untersuchten
Betriebsbereich von bis ca. 5 % nachgewiesen werden. In Abbildung 67 ist jeweils
die Uber den Kondensator abgefiihrte Warmeleistung*?* fiir das System mit und ohne
inneren Warmeubertrager in den jeweiligen Betriebspunkten aufgetragen. Aus der
Differenz der Kondensationsleistungen ergibt sich die als Zahlenwert dargestellte
Entlastung*?® des Kondensators.

X mit IWU x ohne IWU

100

© ] | ; -5,12 %
8 80 }--------momeoe S RSGESEETES demmmmm
N ] : :
Yk | -5,30%
L SRRt
2 ] : X
a0l b e
& 40 5,34 % :
- % :
E 20 1-198% S
o % | |
o ] ! !

O T T

1 2 3 4
Betriebspunkt

Abbildung 67: Entlastung des Kondensators durch Einsatz eines IWU

124 Bej konstantem Druck.
125 Bezogen auf die in den Betriebspunkten maximal anfallende Kondensationsleistung.

126 Bezogen auf die im Betrieb ohne IWU anfallende Kondensationsleistung.
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4.3.5 Fazit

Zusammenfassend lassen sich fir den Einsatz eines IWU in mobilen Anwendungen

die in Tabelle 8 genannten Ergebnisse festhalten.

Tabelle 8: Mdglichkeiten und Grenzen beim Einsatz eines IWU

Ohne IWU

Moglichkeiten mit WU

Grenzen des IWU

Bedingt durch den Systemauf-
bau mit FKE zum Ausgleich des
Niederdrucks ist das System im
Ruhezustand komplett mit Me-
dium gefillt und durch die ho-
hen abgasseitigen Temperatu-
ren ist zudem der Einsatz me-
tallischer Komponenten unab-
dingbar.
grolRe

des Systems, die insbesondere

Dies sorgt fiir eine
thermische Tragheit
im Kaltstart zum spaten Errei-
chen des zum Betrieb der Ex-

pansionsmaschine notigen
Dampfgehaltes fihrt.

Durch die wahrend der Fahrt
anliegende Fahrzeugdurch-
strbmung erhdéhen sich die
Temperaturverluste  zwischen
Kondensatoraustritt und Ver-

dampfereintritt. Die an die Um-
gebung abgegebene Warme ist
dem Kreislauf wieder durch das
Abgas zuzufihren bzw. mindert
die maximal mogliche System-
leistung.

Die Uber das Abgas in das Sys-
tem eingetragene Warme muss
abzuglich der von der Expansi-
onsmaschine geleisteten Arbeit
und der an die Umgebung ab-
gegebenen Warmeverluste tber
das Kihlsystem des Farzeugs
abgefuhrt werden. Insbesonde-

Entgegen dem Basissystem
ohne IWU miissen nicht alle
beteiligten Komponenten er-
warmt werden, ehe die Tempe-
ratur am  Verdampfereintritt
steigt.

Sobald das flissige Arbeitsme-
dium aus dem Arbeitsraum der
Expansionsmaschine verdrangt
und in der FKE gepuffert ist,
beginnt die Warmeubertragung
tber den IWU. Mit steigender
Temperatur am Expanderaus-
tritt steigt die Temperatur am
Verdampfereintritt.

Uber den IWU lasst sich der
Temperaturverlust weitgehend
ausgleichen. Die Eintrittstempe-
ratur liegt in der Regel oberhalb
der Kondensationstemperatur.
Die sich daraus ergebende
Warmeleistung des WU liegt
hierdurch Uber der messbaren
Warmeleistung anhand der Ein-

und Austrittsbedingungen.

Uber den IWU lasst sich ein Teil
der im Arbeitsmedium nach
Expansion steckenden Warme
rekuperieren und dem Arbeits-
medium in der flissigen Phase
auf Hochdruckniveau zwischen
Pumpe und Dampferzeuger

zufihren. Um diesen Betrag

Die maximal mdgliche Tempera-
turerhohung des flissigen Medi-
ums vor Dampferzeuger hangt
in erster Linie von der Tempera-
tur des Arbeitsmediums nach
Expansion und damit vom Nie-
derdruck sowie vom Dampfgeh-
alt ab.

Die maximale Entlastung des
KS héngt in erster Linie von der
Temperatur des Arbeitsmediums
am Austritt der Expansionsma-
schine ab. Bei Einsatz eines
Gemisches und dem Betrieb im
Zweiphasengebiet bedeutet dies

eine Abhangigkeit vom Konden-
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re in hoherlastigen Betriebs-
punkten kommt das Kiihlsystem
an seine Grenzen und die
Warme kann nicht mehr in vol-
lem Umfang abgefiihrt werden.

Bei kleiner Unterkiihlung nach
Kondensation kommt es am
Eintritt
Kavitationseffekten,

der Speisepumpe zu
die

verschlechtern

den
Wirkungsgrad
und damit die Leistungsauf-
nahme der Pumpe stark erho-
hen. Eine Erhéhung der Unter-
kihlung ist aus thermodynami-
scher Sicht nicht sinnvoll, da die
zusatzliche Unterkihlung zu
einer Erhéhung der abzufih-
renden  Kondensationswarme

fahrt.

wird die aus dem Abgas beno-
tigte Warmezufuhr verringert
und der Kondensator bzw. das
Fahrzeugkuhlsystem entlas-
tet.

Uber den IWU lasst ein groRer
Teil der fur die Erhéhung der
Unterkihlung aufgebrachten
Kondensationswarme aus-

gleichen, wodurch nicht
zwangslaufig bei groRerer Un-
terkihlung dem Abgas auch
mehr Warme entzogen werden
muss, um auf die gleichen Aus-
trittsbedingungen zu kommen.
Der IWU erméglicht damit die
Erhéhung der Unterkiihlung zur
Effizienzsteigerung der Pumpe
bei geringer Erhéhung der Ab-

zufihrenden Warme.

sationsdruck, Dampfgehalt nach
Dampferzeuger, Mischungsver-
haltnis und dem Wirkungsgrad

der Expansionsmaschine.

Mit Absenken der Temperatur
am Kondensatoraustritt zur Er-
hohung der Unterkiihlung muss
eine Anpassung des IWU statt-
finden, um dasselbe Tempera-
turniveau am Verdampfereintritt
zu erreichen. Ist diese Anpas-
sung nicht moglich, sinkt auch
die Austrittstemperatur des Me-
diums am IWU zulasten der
abzufihrenden Warme. Zudem
andert sich mit zunehmender
Unterkiihlung und unter Einsatz
eines IWU der leistungsoptimale
Dampfgehalt, was u. U. eine
Anpassung der Expansionsma-
schine erfordert.

Entgegen der angefuhrten Erkenntnisse in den zu Beginn dieses Kapitels genannten
Veroffentlichungen zum Einsatz eines IWU in ORC-Anlagen, dass der IWU beim
Einsatz im Zweiphasengebiet und unter Verwendung von Reinstoffen kein
Potenzial aufweist, kann durch theoretische und messtechnische Untersuchungen
ein deutliches Potenzial nachgewiesen werden. Im ORC zur Abwarmenutzung
eingesetzt, steigert er nicht nur den thermischen Wirkungsgrad des Systems
sondern fuhrt auch zur Entlastung des Kondensators . Darlber hinaus gleicht der
IWU die gewollte Unterkiihlung zur Steigerung des Pumpenwirkungsgrades sowie
die ungewollte Unterkiihlung infolge des transienten Betriebs aus und steigert so die

Nettoleistung des Systems.
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5 Zusammenfassung und Ausblick

Die Integration eines Dampfkraftprozesses zur Ruckgewinnung der
Abgasenthalpie stellt nicht nur in Punkto Auslegung eine Herausforderung dar.
Durch einen Einsatz im Fahrzeug wirden sich Rahmenbedingungen ergeben, die
zum einen eine wesentliche Anpassung des grundsatzlich bekannten CRP an diese
Bedingungen erfordert, zum anderen jedoch auch Mdglichkeiten schafft,
Optimierungsmethoden  anzuwenden, deren Potenzial in Stationaranlagen als
gering eingestuft ist.

Basis der Untersuchung von Ejektoren zur zusatzlichen Warmeaufnahme aus dem
Kahimittel bildet eine theoretische Auslegung der Geometrie anhand der einzelnen
Bestandteile. Die Berechnung exemplarischer Verschaltungen anhand eines
vereinfachten Ersatzmodells fuhrt zu dem Ergebnis, dass der Einsatz eines Ejektors
fur das Vorhaben der Kuhimittelnutzung aufgrund der thermodynamischen
Randbedingungen und des geringen Wirkungsgrades in diesem Zusammenhang
nicht sinnvoll ist. Messungen am Komponentenprifstand bestatigen die
theoretischen Ergebnisse und liefern Erkenntnisse fir weitere Anwendungsbereiche
aus zahlreicher Literatur. Bedingt durch die Fokussierung auf weitere
Optimierungspotenziale am Fahrzeuge ist nur der Flussigstrahlejektor vermessen
und aufgrund des schlechten Wirkungsgrades als nicht zielfihrend im
Zusammenhang mit dem betrachteten System eingestuft.

Einen Schwerpunkt der Arbeit bildet der Auf- und Umbau einer Anlage mit ORC zur
Nutzung der Abgasenthalpie, um das Potenzial zur Steigerung des thermischen

Wirkungsgrades sowie die Anpassung an die Restriktionen, die sich in der mobilen
Anwendung ergeben, zu untersuchen. Als Grundlage dienen dabei die Erkenntnisse
aus Messreihen am Fahrzeug. Im Zuge der Umstellung auf ein einflutiges System

mit nur einem Dampferzeuger kann das Problem der Massenstromaufteilung

(vgl. Kapitel 2.2) eliminiert werden. Ein deutliches Potenzial des ORC zur
thermischen Rekuperation ist bereits durch die erste Generation nachgewiesen.
Durch den Einsatz einer Fillstand-Kompensationseinheit *** (FKE) und eines
inneren Warmedibertragers  (IWU) kann das Betriebsverhalten des Systems

127 1n der vorliegenden Arbeit als Membranausgleichsbehélter — ausgefiihrt.
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insbesondere unter den transienten Rahmenbedingungen deutlich stabilisiert
werden.

Die FKE dient dazu, eine betriebspunktabhangige Fuillung des Systems zu
realisieren und den Ruhedruck bei Stillstand auf Umgebungsdruck anzuheben. Ziel
der theoretischen Betrachtung ist eine Aussage Uber das Betriebsverhalten der
FKE unter Verwendung verschiedener Arbeitsmedien zu treffen. Als Ergebnis ist die
Notwendigkeit eines definierten Ausgleichsvolumens auf der Gasseite der FKE
bei Verwendung eines Arbeitsmediums mit niedriger Siedetemperatur festzuhalten.
Der Einsatz verschiedener Gase und Kaltemittel zum Aufbringen eines definierten
Gegendruckes auf der Gasseite ermdglicht die Anpassung des Betriebsverhaltens
auf das verwendete Arbeitsmedium und das Systeminnenvolumen. Experimentelle
Versuche zeigen ein deutliches Potenzial zur Abstimmung des Systems auf einen
weiten Betriebsbereich. Einziger Nachteil bei Einsatz eines Puffervolumens ergibt
sich im Kaltstartverhalten des Systems durch das geringere Druckverhaltnis
gegenuber einem geschlossenen System mit fixer Flillmenge. Dem gegeniber steht
jedoch die gesteigerte Stabilitit des Massenstroms beim Anfahren und
Herunterfahren des Systems. Einer der entscheidenden Vorteile ergibt sich im
Ruhezustand des Systems. Durch den Druckausgleich gegeniiber Umgebung entfallt
die Anforderung an die Dichtheit gegeniber Unterdruck, wodurch das Eindringen
von Fremdgasen vermieden werden kann.

Die Integration eines inneren Warmeulbertragers weist anhand géangiger Literatur

(vgl. Kapitel 4.3.1) ein nur geringes Potenzial unter den betrachteten

128

Betriebsbedingungen™® auf. Bei Einsatz eines Gemisches ergeben sich jedoch

aufgrund der Rekuperation des Temperaturglides®® wiederum Vorteile des IWU.

Durch Betrachtung real auftretender Warmeverluste *2°

steigt das Potenzial des
inneren Warmeubertragers zur Wirkungsgradsteigerung des Systems weiter an. Ziel
der theoretischen Betrachtung ist eine Abschiatzung der Leistungsfahigkeit des IWU
unter den gegebenen Randbedingungen sowie dessen Einfluss auf den Betrieb des
Systems. Experimentelle Untersuchungen zeigen einen deutlichen Einfluss des IWU
auf den thermodynamischen Prozess und auf das Betriebsverhalten unter realen

130

Bedingungen . Hierdurch lasst sich das Kuhlsystem zu einem gewissen Teill

128 Durch Einsatz eines Scrollexpanders wird das System im Zweiphasengebiet betrieben.
129 Durch Strahlung und Konvektion.

%0 pas Kiihlsystem bildet als Warmesenke des Systems einen limitierenden Faktor und fiihrt
somit zur Teillastauslegung.
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entlasten, was den Einsatzbereich des Systems zusatzlich erweitert. Ein weiterer
Vorteil bei Verwendung eines IWU ergibt sich aus der Mdglichkeit der Erhéhung der
Unterkithlung™®*. Analog zur Gemischunterkiihlung lasst sich auch diese durch den
IWU in gewissen Grenzen ausgleichen.

Nachdem sowohl durch theoretische als auch durch experimentelle Untersuchungen
die Tauglichkeit des Systems fur den Einsatz im Fahrzeug nachgewiesen ist, gilt es,
das System auf ein definiertes Zielfahrzeug abzustimmen und die Komplexitat
weiter zu reduzieren. Durch eine kompaktere Anordnung der Komponenten lassen
sich Temperaturverluste weiter minimieren und z.B. durch Integration des inneren
Warmedubertragers in den Kondensator die Anzahl der Komponenten im System
weiter verringern.

Der in Kapitel 4.1.6 vorgestellte Ansatz zur Integration eines Ejektors zur
Ladeluftkiihlung  erweitert den Einsatzbereich des ORC und bietet neue
Moglichkeiten im Zusammenhang mit einem erweiterten Gesamtkonzept fur das
Thermomanagement im Fahrzeug. Es gilt die beiden Verschaltungsmoglichkeiten
(Reihen- und Parallelschaltung) in Bezug auf Nutzen und Handling weiter zu
untersuchen. Bei entsprechender Auslegung des Systems bietet diese Ausbaustufe
die Mdoglichkeit, das System statt nur auf den Teillastbereich auf den gesamten
Betriebsbereich des Fahrzeugs zu erweitern. Insbesondere die Parallelschaltung
verspricht durch die Maoglichkeit der bedarfsgerechten Aufteilung des
Massenstroms eine optimale Anpassung an die Motoranforderungen.

Weiterhin gilt es, den Einfluss der in Abschnitt 4.2.3 theoretisch betrachteten Medien
zur Aufbringung eines Gegendruckes auf der Gasseite der FKE in experimentellen
Untersuchungen zu verifizieren. Hierdurch kénnte der Niederdruck im Betrieb weiter
abgesenkt und durch VergroRerung des Druckverhéltnisses die Nettoleistung des
ORC weiter gesteigert werden.

Abschlie3end sei festgehalten, dass der ORC zur Nutzung der Abgasenthalpie ein
geeignetes Mittel darstellt, den steigenden Rohdlpreisen und Anforderungen der

Gesetzgebung entgegenzutreten. Dabei ist in erster Linie nicht die Steigerung der
Komplexitdt des Kreislaufes zur Erhohung seines Wirkungsgrades sonderlich
zielfuhrend. Vielmehr ist es die Reduktion derselben, als auch die Beruhigung des

131 vorteilhaft in Bezug auf das Vermeiden von Kavitationseffekten am Pumpeneintritt.
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Kreislaufs unter den transienten Randbedingungen, um den Einsatz im Fahrzeug
unter den Aspekten Kosten und Nutzen effizient darzustellen.
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Anhang

Bestimmung der thermodynamischen Zustandsgrof3en

Die Bestimmung des thermodynamischen Zustandes im ORC stellt eine
Herausforderung dar und ist aufgrund der Messtoleranzen der verwendeten
Sensoren stets mit einer gewissen Ungenauigkeit behaftet. Wahrend die
Bestimmung des Zustandes in der flissigen Phase anhand von Druck und
Temperatur aufgrund der annahernd senkrecht verlaufenden Isothermen im
p,h-Diragramm auch bei kleiner Messungenauigkeit relativ prazise ist, kann diese
Messungenauigkeit im Zweiphasengebiet zu grol3en Abweichungen fihren. Um die
Messergebnisse die den Untersuchungen in der vorliegenden Arbeit zugrunde liegen
verifizieren zu konnen, ist eine Methodik zur Auswertung der Messdaten sinnvoll.

Im Folgenden sollen deshalb zwei Ansatze zur Bestimmung der thermodynamischen
ZustandsgroRen vorgestellt werden, auf deren Basis die Auswertungen in dieser
Arbeit aufsetzen. Zunéchst steht eine Sensivitatsanalyse der verwendeten Sensoren
und des Mischungsverhaltnisses im Fokus, um die Auswirkungen evtl. auftretender
Messungenauigkeiten auf die Bestimmung der Prozessparameter abschatzen zu
konnen. Darauf aufsetzend  bietet die Mittelwertbildung aus einer
Vorwarts/Ruckwartsbilanzierung eine  Mdglichkeit, gro3e Messabweichungen
erkennen und egalisieren zu kénnen.

Sensivitatsanalyse

Da, wie eingangs erwahnt, die Bestimmung der Zustéande in der flissigen Phase
weniger durch die Abweichungen mit Fehlern behaftet ist, konzentriert sich die
Sensivitatsanalyse auf den Bereich des Zweiphasengebiets.

Drucksensoren

Zur Messung der Systemdriicke kommen hauptsachlich Druckgeber der Firma PMT
GmbH zum Einsatz. Die der Sensivitatsanalyse zugrundeliegenden Toleranzen
konnen den Datenbléttern der verwendeten Sensoren in Abbildung A3 und Abbildung
A4 im Anhang entnommen werden. Betrachtet wird die Abweichung zwischen dem
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Uber den fehlerhaften Druck !6%-,, und Temperatur T ermittelten Dampfgehalt
2 (3 s2n und dem real herrschenden Dampfgehalt 2,)4flir den relevanten
Druckbereich O <p pmax bei einer maximalen Toleranz von %, !65(5: . Der
maximale relative Fehler f ergibt sich nach

2 (4 6979628 - 2hyu0

55 Gl. 0.1
240%9

0

Abbildung Al zeigt fir ein definiertes Mischungsverhaltnis®®> den maximalen
relativen Fehler (Abweichung) im Dampfgehalt, bei negativer Abweichung des
gemessenen Druckes zum realen Druck um die maximale Toleranz von 1,5 %,
aufgetragen Uber dem Quotienten p / pmax Und dem real herrschenden Dampfgehalt
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Abbildung Al: Relativer Fehler im Dampfgehalt bei negativer Druckabweichung

Im Zielbereich des Dampfgehaltes von x / Xmax > 40 % liegt die durchschnittliche
Abweichung bei rund 7% bis 12 %. Die Abhangigkeit vom Druck ist in diesem
Bereich sehr gering und liegt bei maximal 5 %. Bei X / Xmax < 40 % steigt die

132 Dje Angabe des Mischungsverhéltnisses bezieht sich, sofern nicht anders angegeben,
immer auf das Massenverhdltnis eines bindren Gemisches aus Wasser und
Frostschutzmittel. In den experimentellen Untersuchungen wird stets Ol als Schmierstoff fiir
Pumpe und Expansionsmaschine hinzugegeben welches in der Angabe des
Mischungsverhaltnisses nicht mit beriicksichtigt wird.
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Abweichung sehr schnell auf Maximalwerte zwischen 12 % und 44 % an. Hier spielt
die Lage des Drucks eine signifikante Rolle und kann bis maximal 20 % des relativen
Fehlers ausmachen. Die dem Diagramm zugrundeliegenden Zahlenwerte sind
Abbildung A5 zu entnehmen. Der relative Fehler bei positiver Abweichung liegt in
derselben GréRenordnung und liegt bei héheren x um bis maximal 2 % unterhalb und
bei kleinen x bis knapp 1,5 % Uber dem Fehler der negativen Abweichung. Die
genauen Zahlenwerte der positiven Abweichung sind Abbildung A6 zu entnehmen.

Temperatursensoren

Zur Messung der Temperaturen im  Arbeitsmedium kommen Pt100
Widerstandsthermometer der Klasse A zum Einsatz. Die der Sensivitdtsanalyse
zugrundeliegenden Toleranzen sind in DIN EN 60751 bzw. IEC 751 definiert und in
Tabelle Al aufgelistet.

Tabelle Al: Toleranzen Pt100 Widerstandsthermometer nach DIN EN 60751

Temperaturbereich Toleranz

in °C in K
-200 0,55
-100 0,35

0 0,15
100 0,35
200 0,55
300 0,75

Der maximale Fehler durch Abweichung in der Temperaturmessung ergibt sich nach

xT+ 0,15+0,002 T ,P - Xreal
f= 100 Gl. 0.1
Xreal
Abbildung A2 zeigt fur das eingesetzte Arbeitsmedium den maximalen relativen
Fehler im Dampfgehalt, bei negativer Abweichung der gemessenen Temperatur zur
realen Temperatur um die maximale Toleranz nach Tabelle Al, aufgetragen Uber

dem Quotienten p / pmax Und dem real herrschenden Dampfgehalt x.
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Abbildung A2: Relativer Fehler im Dampfgehalt bei negativer Temperaturabweichung

Der durch Messtoleranzen der Temperatursensoren maximal mdgliche relative
Fehler zeigt das gleiche Verhalten wie der relative Fehler durch Toleranzen in der
Druckmessung, liegt aber durch den engeren Toleranzbereich der Pt100-
Widerstandsthermometer insgesamt auf einem niedrigeren Niveau. Die maximale
Abweichung liegt im relevanten Bereich von ;5!<! 1211 551< bei unter 9 %. Die
genauen Zahlenwerte fur die prozentuale Abweichung des Dampfgehaltes fur
positive und negative Messungenauigkeiten sind jeweils Abbildung A7 und Abbildung
A8 zu entnehmen.

Basierend auf dem durch die Sensortoleranzen entstehenden, relativen Fehler wird
klar, dass es bei der Bestimmung des thermodynamischen Zustandes, basierend auf
reinen Messdaten, schnell zu enormen Abweichungen kommen kann, die eine
exakte Beschreibung des Kreisprozesses fast unmoglich macht. Zur Auswertung
der Messdaten ist die Mittelwertbildung aus einer Vorwarts/Ruckwartsbilanzierung
sinnvoll, um den Bereich der Abweichungen eingrenzen und damit den Kreisprozess
sauber beschreiben zu kdnnen. Diese ist im folgenden Abschnitt naher beschrieben.

Vorwarts/Ruckwartsbilanzierung und Mittelwertbildun g

Wie oben angedeutet, ist die Beschreibung des Kreisprozesses mithilfe der
kreislaufinternen Messdaten unter Umstdnden mit grof3en toleranzbedingten
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Abweichungen behaftett Um den Zustand des Arbeitsmediums im
Zweiphasengebiet zwischen Dampferzeuger und Kondensator eingrenzen zu
konnen, gibt es zwei Moglichkeiten. Dies ist zum einen die Mittelwertbildung des
Massenstromes und anschlieender Neubilanzierung des Kreislaufes und zum
anderen die Bilanzierung Uber die Warmequelle und Wé&armesenke mithilfe der
Messwerte vor u. nach der Expansionsmaschine (Vorwarts/Ruckwartsbilanzierung),
anschlieBendem Vergleich der Enthalpien und Ruckrechnung auf den
Massenstrom.

Mittelwertbildung

Die Bilanzierung des Dampferzeugers erfolgt Gber die Abgasseite nach Gl. 0.2,
beinhaltet keine Warmeverluste an die Umgebung und stellt somit die maximal an
das Arbeitsmedium Ubertragbare Warmemenge  dar.

Qac =Mac Cpac Tace - Taca Gl. 0.2

Anhand der Messwerte der Druck- und Temperatursensoren vor der
Expansionsmaschine bzw. nach dem Dampferzeuger lasst sich die theoretische
Enthalpie am Verdampferaustritt h = h(T,p) bestimmen. Der theoretisch bendtigte
Massenstrom zum Erreichen dieses Zustandes ergibt sich aus Gl. 0.3.

My = Qac Gl 0.3

hAM,a - hAM,e

Anschliel3end erfolgt die Bilanzierung auf der Kuhlmittelseite Uber die, durch den
Kondensator auf das Kuhlmittel Ubertragene Warme unter Verwendung p,T-
Sensoren nach der Expansionsmaschine bzw. vor dem Kondensator. Uber diese
lasst sich die minimal Gber das Abgas entnommene Wéarme  unter der Annahme
eines adiabaten Systems ermitteln.

Qkw =Mkw CPyw  Tkwa - Tkw,e Gl.04

Qkw

Mam = Gl. 0.5
hame - Nama

Aus den beiden nach GI. 0.3 und Gl. 0.5 ermittelten Massenstromen lasst sich nun
der gemittelte Massenstrom bilden und mit dessen Hilfe nach Umstellen von Gl. 0.2
die theoretische Enthalpie vor Expansionsmaschine berechnen. Anhand des
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gemessenen Niederdruckes und mithilfe des Expanderwirkungsgrades lasst sich der
thermodynamische Zustand nach der Expansionsmaschine bestimmen.

Vorwarts/Ruckwartsbilanzierung

Uber die gemessenen Driicke und Temperaturen vor und nach der
Expansionsmaschine lasst sich der thermodynamische Zustand im jeweiligen Punkt
bestimmen. Aufgrund der oben beschriebenen Sensortoleranzen kann es hierbei zu
gro3en Differenzen kommen, sodass unter Umstdnden die aus den Messwerten
ermittelte Enthalpie nach Expansion grof3er ist als vor der Expansion. Aus diesem
Grund ist es sinnvoll, die beiden ermittelten Enthalpien auf gleichem Druckniveau
miteinander zu vergleichen , indem Uber den Expander jeweils auf das andere
Druckniveau bilanziert wird. Die reale Expansion sollte dabei im p,h-Diagramm rechts
von der Uber das Kihimittel und links von der Uber das Abgas ermittelten
theoretischen Expansion liegen.

Ist der Expanderwirkungsgrad bekannt, erfolgt die Berechnung der Enthalpie nach
Expansion hg,, , anhand der Gber Druck und Temperatur ermittelten Enthalpie vor

Expansion hgpe T,p (Vorwartsbilanzierung™).

hExp,a = hExp,e T1p T Exp IlhExp,e T,p - hExp,a,is pEXp,aaSExp,e # Gl. 0.6

Ist die Uber die Kuhimittelseite bilanzierte Enthalpie grof3er als die Uber das Abgas
bilanzierte Enthalpie, wirde dies bedeuten, dass mehr Warme aus dem System
abgefuhrt als zugefihrt wird. In diesem Fall handelt es sich entweder um einen
instationaren Zustand oder um eine grof3ere Abweichung der Sensoren

Im umgekehrten Fall der Ruckwartsbilanzierung, wird der Zustand vor der
Expansionsmaschine anhand des thermodynamischen  Zustandes am
Expanderaustritt ermittelt. In diesem Fall ist die Enthalpie hyg,, Uber eine
Zielwertsuche mithilfe der Entropie zu ermitteln. Die Berechnung der theoretischen
Enthalpie nach Expansion erfolgt nach GI. 0.7.

133 Bijlanzierung in Richtung des Kreisprozesses (rechtslaufig) ausgehend vom

thermodynamischen Zustand am Expandereintritt.
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hExp,a,th = hExp,e,th Pexp,e:Sth

Exp "hExp,e,th pExp’e7Sth - hExp,a,is pExp’a7Sth # GI' 0'7

Uber die Zielwertsuche wird die theoretische Entropie sy, variiert, bis die theoretische
Enthalpie nach Expansion hg,, 5 mit der, anhand von Druck und Temperatur nach
Expansion ermittelten, Enthalpie hg,,, Ubereinstimmt. Mithilfe des gemessenen

Druckes Pexp e und der Uber die Zielwertsuche ermittelten Entropie lasst sich die

Enthalpie vor Expansion bestimmen.

In der Regel weisen die im Niederdruckteil verbauten Sensoren mit einem kleineren
Druckbereich auch eine geringere Toleranz auf, weshalb es sich empfiehlt, den
umstandlicheren Weg uber die Ruckwartsbilanzierung zu nehmen. Beim Vergleich
der Uber die Messwerte ermittelten Enthalpie mit der, Uber die Bilanz ermittelten
Enthalpie spiegelt im Idealfall (keine toleranzbedingten Abweichungen) die Differenz
der beiden Enthalpien die Warmeverluste (inkl ggf. Abweichungen vom realen
Expanderwirkungsgrad) wider. Uber die Mittelwertbildung der beiden Enthalpien lasst
sich nun wieder anhand von Gl. 0.3 oder GIl. 0.5 ein gemittelter Massenstrom
berechnen.

In der vorliegenden Arbeit sind die beiden hier beschriebenen Vorgehensweisen
gegenuber einander verifiziert, sodass die in dieser Arbeit gewonnenen
Messergebnisse und Auswertungen als hinreichend exakt und aussagekraftig
angesehen werden kénnen.
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Abbildung A3: Technische Daten PMT Drucksensor DS19
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Abbildung A4: Technische Daten PMT Differenzdrucksensor DP19WW
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[Xmo | 1006 209 30% 40% 50% 60% 70% 80% 90%

5 24,45 10,38 7,33 6,83 7,20 7,93 8,86 990 11,02

10 26,85 11,52 8,02 730 755 821 9,09 10,09 11,11

15 28,61 12,44 860 7,71 7,86 8,46 929 10,26 11,11

20 30,07 13,23 9,12 8,08 8,14 8,68 9,47 10,41 11,11

25 31,35 1394 960 8,42 8,40 8,89 9,64 10,55 11,11

30 32,50 14,60 10,04 8,74 8,65 9,08 9,80 10,68 11,11

35 33,57 1521 10,46 9,05 888 9,27 995 10,81 11,11

40 34,56 15,78 10,85 9,34 9,10 9,45 10,10 10,93 11,11

i 45 3550 16,32 11,23 9,62 9,32 9,62 10,24 11,05 11,12
o

= 50 36,39 16,84 1159 989 953 9,79 10,38 11,16 11,12

g 55 37,25 17,34 11,94 10,15 9,73 9,95 10,51 11,27 11,12

g: 60 38,08 17,82 12,28 10,41 9,93 10,11 10,64 11,37 11,12

65 38,88 18,28 12,61 10,65 10,12 10,26 10,76 11,48 11,12

70 39,66 18,73 12,93 10,89 10,31 10,42 10,89 11,58 11,12

75 40,41 19,17 13,24 11,13 10,50 10,56 11,01 11,68 11,12

80 41,15 19,60 13,55 11,36 10,68 10,71 11,13 11,78 11,12

85 41,88 20,02 13,85 11,59 10,86 10,85 11,24 11,87 11,12

90 42,59 20,43 14,14 11,81 11,03 10,99 11,36 11,97 11,12

95 43,29 20,83 14,43 12,03 11,20 11,13 11,47 12,06 11,13

100 43,98 21,23 14,71 12,25 11,38 11,27 11,59 12,15 11,13

Dampfgehalt
Abbildung A5: xin % bei neg. Abweichung des p-Sensors im Toleranzbereich

von 1,5%
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P/ Pmax * 100 %

, [¥mec| 1006 20% 30% 40% 50% 60% 70% 80% 90%
5 25,92 10,41 7,02 6,32 6,47 69 7,60 830 9,04
10 28,48 1160 7,712 6,77 680 7,21 7,80 847 9,18
15 30,30 12,53 829 7,16 7,09 7,44 798 862 931
20 31,77 13,34 880 752 7,35 764 814 8,75 942
25 33,03 14,05 9,27 78 759 783 830 888 952
30 34,17 14,70 9,70 8,15 7,82 8,01 844 9,00 9,62
35 35,21 15,30 10,11 8,44 8,04 8,18 858 9,11 9,72
40 36,17 15,87 10,49 8,72 825 835 8,71 922 981
45 37,08 16,40 10,86 899 845 850 884 932 9,89
50 37,95 16,91 11,21 9,24 865 866 896 9,42 9,98
55 38,77 17,39 1155 949 884 881 9,08 952 10,06
60 39,57 17,86 11,88 9,73 9,02 895 920 9,62 10,14
65 40,33 18,31 12,19 9,97 9,20 9,09 931 9,71 10,21
70 41,08 18,75 12,50 10,20 9,38 9,23 9,43 9,80 10,29
75 41,80 19,18 12,80 10,42 955 937 954 9,89 10,36
80 42,50 19,59 13,09 10,64 9,72 950 9,65 9,98 10,44
85 43,20 19,99 13,38 10,86 9,89 9,64 9,75 10,07 10,51
90 43,87 20,39 13,66 11,07 10,05 9,77 9,86 10,16 10,58
95 44,54 20,77 13,93 11,27 10,21 9,90 9,96 10,24 10,65

100 45,19 21,15 14,20 11,48 10,37 10,02 10,06 10,33 10,72
Dampfgehalt
Abbildung A6: x in % bei pos. Abweichung des p-Sensors im Toleranzbereich

von 1,5%
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/X
" 10%  20% 30% 40% 50% 60% 70% 80% 90%

5 21,08 858 585 531 546 59 645 7,06 7,71
10 22,75 9,39 633 561 567 605 656 7,14 7,75
15 23,87 10,01 6,72 5,87 586 6,18 6,65 7,20 7,79
20 24,76 10,53 7,06 6,11 6,02 6,29 6,73 7,26 7,83
25 2551 11,00 7,37 632 6,17 640 681 7,31 7,86
30 26,19 1142 765 652 632 651 6,89 737 7,90
35 26,80 11,81 792 6,71 645 6,61 69 7,42 794
40 2737 12,17 8,17 6,89 659 6,71 7,04 7,47 7,97
45 2790 1251 842 7,06 6,71 680 7,11 752 8,01
50 28,41 1283 864 7,23 684 689 7,18 7,58 8,04
55 28,90 13,14 886 7,39 69 698 7,24 7,63 8,08
60 29,37 13,44 9,08 755 7,07 707 731 7,67 811
65 29,82 13,72 928 7, /0 719 7,16 7,37 7,72 8,15
70 30,26 14,00 948 785 730 7,24 7,44 7,77 8,18
75 30,69 14,27 967 799 741 733 750 7,82 8,22
80 31,11 1453 9,86 8,13 751 741 7,57 7,87 8,25
85 31,52 14,78 10,05 8,27 762 749 763 7,91 8,29
90 31,92 15,03 10,23 840 7,72 757 769 7,96 8,32
95 32,31 15,27 10,40 854 783 7,65 7,75 8,01 8,36
100 32,70 15,51 10,58 8,67 793 7,73 7,81 8,06 8,39

P/ Pmax ¥ 100 %

Dampfgehalt

Abbildung A7: xin % bei neg. Abweichung der Temperaturmessung nach DIN EN
60751
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X | X max
0 10% 20% 30% 40% 50% 60% 70% 80% 90%
5 19,88 8,46 599 559 589 6,49 7,23 8,06 8,96
10 21,47 9,24 6,46 590 6,11 6,64 7,34 8,13 8,99
15 2258 985 685 6,17 6,29 6,77 7,43 8,19 9,02
20 23,48 10,38 7,20 6,40 6,46 6,89 7,51 8,24 9,04
25 24,26 10,84 7,51 6,62 6,62 7,01 7,59 8,30 9,07
30 2496 11,26 7,80 6,83 6,77 7,12 7,67 835 910
35 25,60 11,66 8,07 7,02 691 7,22 7,75 8,40 9,13
40 26,20 12,02 833 7,21 7,05 7,32 7,82 845 9,16
i 45 26,76 12,37 857 7,39 7,18 7,42 7,89 8,50 9,19
? 50 27,30 12,70 881 756 7,31 751 796 855 9,22
g 55 27,81 13,02 9,03 7,72 7,43 7,61 8,03 8,60 9,26
g 60 28,31 13,32 9,25 7,88 755 7,70 8,10 8,64 9,29
65 28,78 13,61 9,46 8,04 7,67 7,79 8,16 8,69 9,32
70 29,25 1390 9,66 8,19 7,78 7,87 8,23 8,74 935
75 29,70 14,17 9,86 834 790 7,9 8,29 8,79 9,39
80 30,15 14,44 10,06 8,49 8,01 8,05 8,36 8,84 942
85 30,58 14,71 10,25 8,63 8,12 8,13 8,42 8,88 9,45
90 31,01 1496 10,43 8,77 8,23 8,21 8,49 8,93 948
95 31,43 15,22 10,62 891 8,33 8,29 855 8,98 9,52
100 31,84 15,46 10,79 9,04 8,44 8,38 8,61 9,02 9,55
Dampfgehalt
Abbildung A8: x in % bei pos. Abweichung der Temperaturmessung nach DIN EN

60751
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Abbildung A9: Geometrische GrolRen Ejektor
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Abbildung A10: Dampfstrahlejektor DAI

Abbildung A11: Dampfstrahlejektor TU Braunschweig
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Abbildung A12: Ergebnis Olumlaufsmessung am HeiRgaspriifstand

Abbildung A13: Ergebnisse Treibstrahluntersuchung
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