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Zielsetzung und Anlass des Vorhabens 
Durch Leckage bei mobilen Klima- und Kälteanlagen gelangen zur Zeit große Mengen der als Kältemittel 
eingesetzten FKW in die Atmosphäre, wo sie als starkes Treibhausgas wirken. Als einzige langfristige 
Alternative wird die Verwendung von natürlichen Kältemitteln, insbesondere von Kohlendioxid, angese­
hen. Ziel dieses Forschungsvorhabens ist deshalb die Erschließung neuer Einsatzgebiete für die 
Verwendung des umweltfreundlichen Kältemittels Kohlendioxid. Hierbei sollen zwei verschiedenartige 
neu entwickelte Verdichterkonzepte in einer bisher nicht verfügbaren und untersuchten Leistungsregion 
miteinander verglichen werden. Außerdem soll im Bereich der Transportkälteanlagen eine Frischdienst­
bzw. Tiefkühlanlage neu entwickelt und untersucht werden. 

Darstellung der Arbeitsschritte und der angewandten Methoden 
Die Firma Konvekta beginnt mit der Auslegung und Konstruktion einer Laborkälteanlage. An der TU 
Braunschweig wird parallel mit der Auslegung und Konstruktion eines Verdichterprüfstandes begonnen. 
Ein Verdichterprototyp der Firma Obrist wird in die Laborkälteanlage bei der Firma Konvekta eingebaut 
und im Verdichterprüfstand der TU Braunschweig messtechnisch untersucht. Geplant sind an der TU 
Braunschweig Indizierungs- und Leistungsmessungen. Außerdem soll der Ölumwurf mit Hilfe eines 
Ölabscheiders genauer untersucht werden. Bei der Firma Konvekta sind anschließend verschiedene 
Messungen an Laborkälteanlagenprototypen geplant. Unter anderem werden im Kalorimeterprüfstand 
Funktions- und Leistungsmessungen durchgeführt. 
Weiterhin sollen bei der Firma Konvekta verschiedene Schaltungsvarianten zur Verdampferabtauung, 
der Einbau eines internen Wärmeübertragers sowie der Einbau eines Sammelgefäßes untersucht 
werden. Parallel dazu wird an der TU Braunschweig ein Verdichtersimulationsprogramm entwickelt, das 
zusammen mit der beim AntragssteIler bereits entwickelten Kreisprozessplattform eine Simulation des 
Gesamtprozesses zulässt. 
Bei Bitzer Kühlmaschinenbau wird mit der Auslegung und Konstruktion eines Verdichterprototyps nach 
einem weggesteuerten, ventillosen, axialen Baukonzept begonnen. Dieser Prototyp soll am Verdichter­
prüfstand untersucht werden. Abschließend wird ein Vergleich beider Verdichterkonzepte durchgeführt. 
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Ergebnisse und Diskussion 
Der von der Firma Bitzer konstruierte CO2-Verdichterprototyp nach weggesteuertem Funtionsprinzip 
konnte so weit entwickelt werden, dass neben Funktionstests auch Leistungstests zur Bestimmung von 
Güte- und Liefergraden am Prüfstand durchgeführt werden konnten. Ein Vergleich der Bewertungs­
größen mit einem ebenfalls auf dem Prüfstand untersuchten druckgesteuerten Schwenkring-Verdichter­
prototypen der Firma Obrist ergab nahezu identische Ergebnisse bezüglich des Liefergrades. Die 
gemessenen Werte für den Gütegrad des Bitzer-Verdichters lagen je nach Druckverhältnis um 14% bis 
25% niedriger als die gemessenen Gütegrade des Obrist-Verdichters. Vielversprechende Ergebnisse 
bezüglich des Gütegrades ergaben sich beim Bitzer-Verdichter wie erwartet für den Bereich hoher 
Drehzahlen. Da sich der im Rahmen dieses Projektes neu entwickelte Bitzer-Verdichter erst in der 
zweiten Entwicklungsstufe befindet, ist mit einem größeren Optimierungspotenzial im Vergleich zum 
bereits weiterentwickelten Obrist-Verdichter zu rechnen. Weiterhin bestätigten die Messungen, dass auf 
Grund der hohen volumetrischen Kälteleistung und der günstigen Liefergrade der untersuchten CO2­

Verdichter eine vergleichsweise hohe Leistungsdichte erzielt werden kann. 
Die bei der Firma Konvekta konstruierten und untersuchten Prototypen verschiedener CO2-Transport­
kälteanlagen mit unterschiedlicher Anlagenverschaltung zeigten sowohl im fahrzeugnahen Aufbau am 
Kälteanlagenprüfstand als auch bei ersten Straßeneinsätzen in einem Kühlfahrzeug einer Supermarkt­
kette eine gute Funktionstüchtigkeit bei Abkühl- und Leistungstests. Messungen ergaben im Vergleich zu 
einer untersuchten R134a-Serienanlage für alle auf dem Prüfstand untersuchten CO2-Anlagen eine 
deutlich höhere Kälteleistung sowohl im Frischdienst- als auch im Tiefkühlbetrieb. Im Frischdienstbetrieb 
konnten gleiche Leistungszahlen erzielt werden, wohingegen im Tiefkühlbetrieb niedrigere Leistungs­
zahlen gemessen wurden, da das Verdichterhubvolumen im Verhältnis zu den verwendeten 
Wärmeübertragerflächen überdimensioniert war. Simulationsrechnungen an einer optimierten CO2­

Anlage mit reduziertem Verdichterhubvolumen ergaben für eine mittlere Drehzahl günstigere 
Leistungszahlen und größere Kälteleistungen für den relevanten Temperaturbereich bei 
Umgebungstemperaturen unter 30°C. Für hohe Umgebungstemperaturen lagen die berechneten 
Leistungszahlen und Kälteleistungen etwas niedriger als bei der R134a-Anlage. Messungen und 
Rechnungen ergaben, dass durch einen internen Wärmeübertrager sowohl die Kälteleistung als auch 
die Leistungszahl bei Umgebungstemperaturen über 20°C deutlich gesteigert werden kann. Für eine 
Wärmepumpenverschaltung wurden deutlich höhere Leistungszahlen und Heizleistungen im Vergleich 
zur untersuchten R134a-Anlage berechnet. 
Eine auf dieser Simulation basierende TEWI-Studie weist als Ergebnis für die CO2-Anlage für eine 
gemäßigte Klimazone eine insgesamt bis zu 50% niedrigere CO2-Emissionsbelastung auf und liegt 
damit sowohl bezüglich der direkten als auch indirekten CO2-Emissionsanteile unter dem Wert 
herkömmlicher Anlagen mit R134a bzw. R404a. 

Öffentlichkeitsarbeit und Präsentation 
Ergebnisse wurden auf nationalen und internationalen Tagungen vorgetragen und veröffentlicht: 

Försterling, 5.; Tegethoff, W. and Köhler, J.: 
Theoretical and Experimental Investigations on Carbon Dioxide Compressors for Mobile Air Conditioning 
Systems and Transport Refrigeration. Proceedings of the International Purdue Compressor Technology 
Conference, Nr. R11-9, Purdue West Lafayette, USA, 2002 

Lemke, N., Köhler, J.,Sonnekalb, M., Försterling, 5.: 
Nutzfahrzeugklimatisierung und Transportkälte mit dem Kältemittel Kohlendioxid. DKV-Tagungsbericht 
Bremen 2000, 27. Jahrgang, Band 111: 241-256. 

Fazit 
Der Einsatz von Kohlendioxid in Frischdienst- und Transportkälteanlagen stellt für eine gemäßigte Klima­
zone eine umweltfreundliche Alternative zu dem Einsatz von HFKW-Kältemitteln wie R134a, R 404A und 
R 41 OA dar. Das niedrige Treibhauspotenzial, günstige Ökobilanzen beim Herstellungs- und Entsor­
gungsprozess und die weltweite Verfügbarkeit von Kohlendioxid rechtfertigen einen ökologisch 
sinnvollen Einsatz von CO2 in Transportkälteanlagen in gemäßigten Klimazonen, trotz entstehender 
Mehrkosten, die für eine Serienfertigung im Bereich zwischen 16% bis 35% abgeschätzt wurden. 
Zur Weiterentwicklung der bisher untersuchten Prototypenanlage sind sowohl im Bereich der Verdichter­
entwicklung als auch bei der Anlagenkonstruktion weitere Entwicklungsschritte erforderlich. Neben einer 
weiteren Untersuchung der Anlage im Straßeneinsatz über einen längeren Zeitraum ist vor allem eine 
begleitende Untersuchung durch Langzeittests von großer Bedeutung, um die Lebensdauer einzelner 
Anlagenkomponenten - insbesondere des Verdichters - zu ermitteln und zu überprüfen. 
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Zusammenfassung 

Im Rahmen dieses Projektes wurde eine mobile Kühlanlage mit Kohlendioxid entwickelt 
und experimentell sowie theoretisch untersucht. Außerdem wurde ein Axial-Verdichter 
für diese Anlage nach einem neuartigen weggesteuerten Verdichterprinzip entwickelt und 
vergleichend mit einem herkömmlichen Axialverdichter nach druckgesteuerter Arbeitsweise 
am Prüfstand untersucht. 

Der von der Firma Bitzer konstruierte CO2- Verdichterprototyp nach weggesteuertem 
Funtionsprinzip konnte in einer zweiten Modifikationsstufe so weit entwickelt werden, dass 
neben Funktionstests auch Leistungstests zur Bestimmung von Güte- und Liefergraden am 
Prüfstand durchgeführt werden konnten. 
Ein Vergleich der Bewertungsgrößen mit einem ebenfalls auf dem Prüfstand untersuchten 
druckgesteuerten Schwenkring-Verdichterprototypen der Firma Obrist ergab nahezu 
identische Ergebnisse bezüglich des Liefergrades, der für eine mittlere Drehzahl hohe Werte 
bis zu 85 % aufweist. Die gemessenen Werte für den Gütegrad des Bitzer-Verdichters 
lagen je nach Druckverhältnis um 14 % bis 25 % niedriger als die gemessenen Gütegrade 
des Obrist-Verdichters, für den Werte bis zu 80 % gemessen wurden. Vielversprechende 
Ergebnisse bezüglich des Gütegrades ergaben sich beim Bitzer-Verdichter wie erwartet 
für den Bereich hoher Drehzahlen. Da der im Rahmen dieses Projektes neu entwickelte 
Bitzer-Verdichter sich erst in der zweiten Entwicklungsstufe befindet, ist mit einem größeren 
Optimierungspotential im Vergleich zum bereits weiterentwickelten Obrist-Verdichter zu 
rechnen. 
Weiterhin bestätigten die Messungen, dass aufgrund der hohen volumetrischen Kältelei­
stung und der günstigen Liefergrade der untersuchten CO2- Verdichter eine vergleichsweise 
hohe Leistungsdichte erzielt werden kann. Für die Anwendung in Frischdienst- bzw. 
Tiefkühlanlagen ist zur Erzielung gleicher Kälteleistungen bei gleicher Drehzahl dabei im 
Vergleich zu R 134a ein um den Faktor 8 bis 10 kleineres Hubvolumen erforderlich. Für 
einen Verdichterantrieb bei höheren Drehzahlen kann dieses Verhältnis noch günstiger 
ausfallen 

Die bei der Firma Konvekta konstruierten und untersuchten Prototypen verschiedener 
CO2- Transportkälteanlagen mit unterschiedlicher Anlagenverschaltung zeigten sowohl im 
fahrzeugnahen Aufbau am Kälteanlagenprüfstand als auch bei ersten Straßeneinsätzen in 
einem Kühlfahrzeug einer Supermarktkette eine gute Funktionstüchtigkeit bei Abkühl- und 
Leistungstests. Funktionstests der Heißgasabtauung bewiesen ein günstiges Abtauverhalten 
der Anlage. Messungen ergaben im Vergleich zu einer untersuchten R 134a-Serienanlage 
für alle auf dem Prüfstand untersuchten CO2-Anlagen eine deutlich höhere Kälteleistung 
sowohl im Frischdienst- als auch im Tiefkühlbetrieb. Im Frischdienstbetrieb konnten gleiche 
Leistungszahlen erzielt werden, wohingegen im Tiefkühlbetrieb niedrigere Leistungszahlen 
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gemessen wurden, da das Verdichterhubvolumen im Verhältnis zu den verwendeten 
Wärmeübertragerfiächen überdimensioniert war. 
Simulationsrechnungen an einer optimierten e02-Anlage mit reduziertem Verdichter­
hubvolumen ergaben für eine mittlere Drehzahl günstigere Leistungszahlen und größere 
Kälteleistungen für den relevanten Temperaturbereich bei Umgebungstemperaturen unter 
30 oe. Für hohe Umgebungstemperaturen lagen die berechneten Leistungszahlen und 
Kälteleistungen etwas niedriger als bei der R 134a-Anlage. Für hohe Drehzahlen ergeben 
sich für die e02-Anlage bezüglich der Leistung und Effizienz weitere Vorteile. 
Messungen und Rechnungen ergaben, dass durch einen internen Wärmeübertrager die 
Kälteleistung besonders bei Umgebungstemperaturen über 20 oe um bis zu 43 % und die 
Leistungszahl der Anlage um bis zu 30 % gesteigert werden kann. 
Untersuchungen an verschiedenen Anlagenverschaltungen mit Niederdruck- und Hochdruck­
sammler zeigten, dass der Einbau eines Hochdrucksammlers hinter dem Gaskühler einen 
Weiterbetrieb der Anlage mit akzeptablen Leistungsdaten auch im Falle von begrenzten 
Kältemittelleckagen ermöglicht. 
Die gemessenen und berechneten Verdichtungsendtemperaturen liegen bei der untersuchten 
Anlagen unter dem kritischen Wert von 180 oe, wenn eine Überhitzung von weniger als 
10 K eingestellt und auf einen Niederdrucksammler hinter dem Verdampfer verzichtet wird. 
Für eine Wärmepumpenverschaltung wurden deutlich höhere Leistungszahlen und Heizlei­
stungen im Vergleich zur untersuchten R 134a-Anlage berechnet. 

Eine auf dieser Simulation basierende TEWI-Studie weist als Ergebnis für die e02-Anlage 
je nach Kühlraumtemperatur für eine gemäßigte Klimazone eine insgesamt 30 % bis 50 % 
niedrigere e02-Emissionsbelastung auf und liegt damit sowohl bezüglich der direkten als 
auch indirekten e02-Emissionsanteile unter dem Wert herkömmlicher Anlagen mit R 134a 
bzw. R404a. Das niedrige Treibhauspotential, günstige Ökobilanzen beim Herstellungs­
und Entsorgungsprozess und die weltweite Verfügbarkeit von Kohlendioxid rechtfertigen 
einen ökologisch sinnvollen Einsatz von e02 in Transportkälteanlagen in gemäßigten 
Klimazonen. Allderdings muss beachtet werden, dass bei einer Serienfertigung im Vergleich 
zu bisherigen Anlagen Mehrkosten im Bereich zwischen 16 % bis 35 % entstehen können. 

Das in diesem Bericht dokumentierte Projekt "Entwicklung und Test einer Kohlendioxid­
Transportkälteanlage mittlerer Leistungsklasse unter besonderer Berücksichtigung des 
Verdichterkonzeptes" wurde von der Deutschen Bundesstiftung Umwelt gefördert und ist 
in der Zusammenarbeit mit dem Antragsteller, der Konvekta AG in Schwalmstadt und den 
beiden Projektpartnern, der Firma Bitzer Kühlmaschinenbau GmbH in Schkeuditz und der 
TU Braunschweig durchgeführt worden. 



Einleitung 

Kohlendioxid (R 744) ist ein natürliches, nicht brennbares Kältemittel. Es besitzt kein 
Ozonzerstörungspotential und leistet in den Mengen, die für die Befüllung von Klima- und 
Kälteanlagen verwendet werden, nur einen vernachlässigbaren Beitrag zum anthropogenen 
Treibhauseffekt. Kohlendioxid ist eine natürliche Substanz und fällt als Abfallprodukt in 
der chemischen Industrie an. Es muss nicht speziell als Kältemittel hergestellt werden, ist 
überall auf der Welt verfügbar und kostengünstig zu erwerben. Verglichen mit den momen­
tan in mobilen Klima- und Tiefkühlanlagen eingesetzten Fluorkohlenwasserstoffen (FKW) 
kann der Einsatz von Kohlendioxid für bestimmte Anwendungsbereiche insbesondere 
unter gemäßigten Klimabedingungen ökologische Vorteile aufweisen (siehe z.B. Lorentzen 
[Lorentzen 1993] und Grohmann [Grohmann 1998]). Nachteile bei der Verwendung von 
Kohlendioxid ergeben sich besonders aus den deutlich höheren Prozess- und Stillstands­
drücken, dem niedrigen kritischen Punkt und dem geringen Molekulargewicht. 

Erstmalig wurde Kohlendioxid als Kältemittel in einer Kompressionskältemaschine im 
Jahre 1850 von Alexander Catlin Twinning eingesetzt (siehe Fischer [Fischer 2002]). 
Danach zählte Kohlendioxid weltweit bis zur Erfindung der Fluorchlorkohlenwasserstoffe 
(FCKW) im Jahre 1928 durch Midgley zu einem der wichtigsten Kältemittel. Neben dem 
Einsatz in stationären Kälte- und Klimaanlagen fand es Verwendung in Schiffskälteanlagen, 
die um 1930 zu 80 % mit Kohlendioxid betrieben wurden (siehe Plank [Plank 1966]). 
Nach Einführung des Sicherheitskältemittels R 12 wurde im Jahre 1939 erstmals ein Pkw 
mit einer mobilen Klimaanlage ausgestattet (siehe Bhatti [Bhatti 1997]). Aufgrund der 
günstigen Eigenschaften der FCKW bezüglich Drucklage, Ungiftigkeit, Nichtbrennbarkeit 
und energetischer Effizienz wurde durch ihren breiten Einsatz bis auf wenige Ausnahmen 
fast alle bisher verwendeten Kältemittel vollständig vom Markt verdrängt (siehe Sheridan 
[Sheridan 1999]). Nach einer weitgehenden Einstellung der Produktion von gewöhnlichen 
Kälte- und Klimaanlagen mit Kohlendioxid als Kältemittel wurde erst Ende der achtziger 
Jahre wieder eine Laborklimaanlage mit Kohlendioxid als Kältemittel in Betrieb genommen 
(siehe Lorentzen [Lorentzen 1993]). 
Ein wichtiger Auslöser für die erneute Suche nach alternativen Kältemitteln war die 
inzwischen von Rowland [Rowland 1996] und Molina [Molina 1996] im Jahre 1974 auf­
gestellte Hypothese von der ozonzerstörenden Wirkung der Fluorchlorkohlenwasserstoffe 
in der Stratosphäre, die in den folgenden Jahren insbesondere bei der Untersuchung des 
antarktischen Ozonloches in den achziger Jahren bestätigt werden konnte (siehe Stolarski 
[Stolarski 1996]). Schließlich führten diese Erkenntnisse über das Protokoll von Montreal im 
Jahre 1987 zu einem schrittweisen Verbot der Fluorchlorkohlenwasserstoffe. Daher wurden 
die bis dahin in mobilen Klima- und Kälteanlagen verwendeten FCKW R 12 und R 502 
ab Anfang der 1990er Jahre schrittweise durch chlorfreie Fluorkohlenwasserstoffe (FKW) 
bzw. FKW-Gemische und vorübergehend durch teilhalogenierte Übergangskältemittel mit 
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geringerem Ozonabbaupotential wie R22 ersetzt. 

Während sich für mobile Klimaanwendungen insbesondere im Pkw-Sektor R 134a als einheit­
liches Kältemittel durchgesetzt hat, wird für Kälteanwendungen - je nach Einsatzbereich 
- neben R 134a auch eine Vielfalt von zeotropen und azeotropen Kältemittelgemischen 
wie z.B. R404A, R410A und R507 verwendet (siehe z.B. Böhrer [Böhrer 1999], Sonnekalb 
[Sonnekalb 1998] und [Schwarz 2000]). Obwohl diese Stoffe kein ozonschichtzerstörendes 
Potential besitzen, tragen sie aufgrund hoher GWp1-Werte - R 134a hat einen GWP-Wert 
von 1300 und R404A einen GWP-Wert von 3800 - im Falle direkter Kältemittelemission 
zum anthropogenen Treibhauseffekt bei. Daher wurde im Protokoll von Kyoto im Jahre 
1997, das die Industriestaaten auf eine Senkung der weltweiten CO2-Emissionen festlegt, 
eine verschärfte Kontrolle beim Umgang mit fluorierten Kohlenwaserstoffen und eine Opti­
mierung bestehender R 134a-Anlagen und die Untersuchung von Alternativen beschlossen 
(siehe König [König 1998]). Ungeklärt sind weiterhin auch die schädigenden Auswirkungen 
möglicher Zerfallsprodukte der FKW (siehe Frischknecht [Frischknecht 1999], Wallington 
[Wallington 1995] und Tromp [Tromp 1995]). 

In den neunziger Jahren setzte eine Renaissance bei der Entwicklung überkritischer 
Kompressions-Kaltdampfprozesse mit Kohlendioxid als Arbeitsmittel ein, und es wurden 
zunehmend Untersuchungen über mobile Klimaanlagen, Transportkälteanlagen und ver­
schiedene Wärmepumpenanwendungen durchgeführt und publiziert (siehe z.B. Lorentzen 
et al. [Lorentzen 1993], Köhler et al. [Köhler 1995] und McEnaney [McEnaney 1998]). 
Zur Realisierung hoher Kälteleistungszahlen, die sowohl unter ökologischen als auch 
unter wirtschaftlichen Gesichtspunkten wünschenswert sind, werden für diese Anwen­
dungsfelder optimierte Anlagenkomponenten benötigt. Ein wichtiger Bestandteil aktueller 
Forschung ist deshalb die Entwicklung und Untersuchung neuer, für Kohlendioxid geeig­
neter Verdichter (siehe z.B. Süß [Süss 1998], Kaiser [Kaiser 1999], Fagerli [Fagerli 1997], 
Dorin [Dorin 1998] und Norris [Norris 2002]). Große Anstrengungen bei der Entwicklung 
von Pkw-Klimaanlagen mit CO2 wurden besonders von Seiten der Automobilindustrie 
unternommen (siehe z.B. Wertenbach [Wertenbach 1996], Földi [Földi 1998], Gentner 
[Gentner 1998] und Adiprasito [Adiprasito 1998]). 

Ziel vieler im Zusammenhang mit der Kältemittelfrage durchgeführter Studien ist es, 
einen Vergleich der Umweltrelevanz beider Kältemittel, CO2 und R 134a, anhand von 
TEWI2-Studien durchzuführen. Neben dem direkten Treibhauspotential des Kältemittels, 
das während des Betriebs, bei Unfällen, Wartung und Entsorgung in die Atmosphäre 
entweicht, wird bei TEWI-Betrachtungen auch immer der indirekte Anteil an treib­
hauswirksamem CO2 berücksichtigt, das durch den Mehrverbrauch beim Antrieb über 
den Fahrzeugmotor zusätzlich ausgestoßen wird. Die Schwierigkeit bei der Erstellung 
von TEWI-Studien liegt darin, dass der berechnete TEWI-Wert sehr stark von den 
angenommenen Randbedingungen wie Klimazone, Standzeit, Fahrverhalten, Lebensdauer, 
Servicehäufigkeit, Leckage, Fahrzeuggröße, Anlagengewicht und dem Entwicklungsstand der 
untersuchten Anlagen abhängt (siehe Kubessa et al. [Kubessa 1997]). Besondere Beachtung 
sollte bei einem Vergleich dem Entwicklungsstand sowohl der CO2-Prototypenanlage 
als auch der R 134a-Referenzanlage zukommen, da beide Anlagentypen einer ständigen 
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Weiterentwicklung unterliegen. So konnte in den letzten Jahren selbst die Leistungszahl
 
einer R 134a-Anlage durch eine Verbesserung der Systemkomponenten - unter anderem
 
durch Einsatz eines modifizierten Verdichters mit variablen Hubvolumen - um bis zu
 
20 % gesteigert werden (siehe z.B. Gentner [Gentner 1998]). Daher finden sind in der
 
Literatur im Zusammenhang mit TEWI-Berechnungen unterschiedliche Ergebnisse und
 
Bewertungen. Im Folgenden wurden sechs TEWI-Studien aus den Jahren 1996 bis 1999
 
miteinander verglichen. Wertenbach [Wertenbach 1998], Gentner [Gentner 1998], Hirata
 
[Hirata 1998] und Petterson [Pettersen 1996] kommen in der TEWI-Bewertung eindeutig
 
zu dem Ergebnis, dass durch den Einsatz einer CO2-Anlage im Vergleich zur R 134a-Anlage
 
eine Reduktion der Treibhausemissionen zu erwarten ist. Dabei weisen die in diesen
 
Arbeiten untersuchten C02-Anlagen im Vergleich zur untersuchten R 134a-Referenzanlage
 
einen mindestens ebenso hohen, und teilweise sogar höheren COP auf. Bhatti [Bhatti 1997]
 
kommt dagegen bei seinen TEWI-Berechungen genau zum gegenteiligen Ergebnis, dass
 
der Einsatz einer CO2-Klimaanlage gegenüber einer R 134a-Anlage zu einer deutlichen
 
Zunahme der Treibhausemissionen führt. Allerdings muss angemerkt werden, dass Bhat­

ti in seinen Berechnungen eine CO2-Anlage zugrunde legt, die im Vergleich zu der
 
R 134a-Anlage eine bis zu 48 % geringere Leistungszahl hat und damit nicht mehr dem
 
heutigen Entwicklungsstand einer solchen Anlage entspricht. In der Studie von Sumantran
 
[Sumantran 1999] wird der TEWI-Wert für sechs unterschiedliche Klimabedingungen unter
 
der Annahme berechnet, dass der COP der CO2-Anlage um 30 % geringer ist als bei der
 
R 134a-Anlage. Der berechnete TEWI-Wert fällt in den gemäßigten Breiten klar zugunsten
 
der CO2-Anlage und in tropischen Gegenden deutlich zugunsten der R 134a-Anlage aus.
 
Zu einem ähnlichen Ergebnis kommt auch eine Studie des Oak Ridge National Laboratory
 
(siehe Sand [Sand 1997]). Einigkeit herrscht bei den meisten Veröffentlichungen darüber,
 
dass mit einer CO2-Klimaanlage eine größere Kälteleistung erreicht werden kann.
 

Da die Klimatisierung von Pkw bei etwa 288 Mio Anlagen weltweit mit Abstand den größten
 
Marktanteil bei der Fahrzeugklimatisierung darstellt, wird in Zukunft in anderen Bereichen
 
wie der Transportkälte mit deutlich kleineren Stückzahlen von 1,5 Mio bis 5 Mio (siehe z.B.
 
UNEP-Report [UNEP 1994]) möglicherweise nur ein Kältemittel in Frage kommen, das sich
 
auch in der Pkw-Klimatisierung etablieren kann. Ein möglicher Sonderweg bei der Wahl des
 
Kältemittels für Transportkälteanwendungen wäre unter Umständen zu rechtfertigen, wenn
 
anstelle einer Vielzahl von Kältemitteln bzw. Kältemittelgemischen CO2 als einheitliches
 
Kältemittel für die wesentlichen Anwendungsbereiche eingesetzt werden könnte.
 
Eine zentrale Bedeutung kommt inzwischen bei der Diskussion um die Einführung von
 
CO2 als Kältemittel dem Aspekt der Wärmepumpenfunktion zur Heizung des Fahrzeugin­

nenraumes zu. Diese Funktion kann insbesondere in modernen Pkw mit energieoptimierten
 
Motoren eingesetzt werden, wobei die erforderliche Zusatzheizung durch eine etwas kom­

plexere Klima- bzw. Wärmepumpenanlage ersetzt werden könnte.
 

Nach intensiver Forschung- und Entwicklungstätigkeit sind inzwischen die Vorbereitungen
 
der Automobilindustrie für die Einführung von CO2-Anlagen in vollem Gange. Nach
 
Henselmans [Henselmans 2002] haben deutsche Automobilhersteller beschlossen, ab 2006
 
Fahrzeuge mit CO2-Anlage auf den Markt zu bringen. Laut jetziger Erwartungen könnten
 
die ersten CO2-Anlagen zunächst für die Fahrzeugklimatisierung ausgelegt sein. Zu einem
 
späteren Zeitpunkt werden integrierte Anlagen mit Wärmepumpe als Zusatzheizung
 
erwartet.
 

Ob sich Kohlendioxid als Kältemittel für die Fahrzeugklimatisierung in Zukunft weltweit
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gegen R 134a durchsetzen kann, ist momentan aber noch nicht abzusehen, da ein Teil der
 
amerikanischen Fahrzeugindustrie gegen eine Einführung des neuen Kältemittels ist und
 
neuerdings Untersuchungen mit dem brennbaren Kältemittel R 152a durchführt (siehe
 
Henselmans [HenseImans 2002] und Anderson [Anderson 2002]).
 

Das in diesem Bericht dokumentierte Projekt "Entwicklung und Test einer Kohlendioxid­

Transportkälteanlage mittlerer Leistungsklasse unter besonderer Berücksichtigung des
 
Verdichterkonzeptes" wurde von der Deutschen Bundesstiftung Umwelt gefördert und ist
 
in der Zusammenarbeit mit dem Antragsteller, der Konvekta AG in Schwalmstadt und den
 
beiden Projektpartnern, der Firma Bitzer Kühlmaschinenbau GmbH in Schkeuditz und der
 
TU Braunschweig durchgeführt worden.
 

Ziel des Forschungsvorhabens ist die Entwicklung und Untersuchung einer mobilen Kühl­

anlage mit Kohlendioxid als Kältemittel sowohl für eine Kühlraumtemperatur im Bereich
 
des Gefrierpunktes (sog. Frischdienstanlage) als auch für die Tiefkühlung bis etwa -20 oe.
 
Mittelfristiges Ziel der Konvekta AG ist hierbei die Ersetzung der bisher ausschließlich
 
verwendeten synthetischen Kältemittel mit sehr hohem Treibhauspotential (R 134a, R404A,
 
R410A u.a.) durch das umweltfreundliche Kältemittel Kohlendioxid.
 
Dazu sollen verschiedene Anlagenverschaltungen mit und ohne internen Wärmeübertrager
 
bzw. Sammler mit entsprechend angepassten Komponenten untersucht werden und der
 
Nutzen des internen Wärmeübertragers ermittelt werden. Außerdem soll für die Heizung
 
beim Transport von kälteempfindlicher Fracht (z.B. Blumen, Obst usw.) untersucht werden,
 
inwieweit eine als Wärmepumpe betriebene Anlage zur Heizung von Transportfahrzeugen
 
eingesetzt werden kann.
 
Weiterhin soll die Möglichkeit untersucht werden, inwiefern eine Verdampferabtauung
 
durch eine geeignete Verschaltung des Kohlendioxidkreislaufes durch Heißgas- oder Um­

kehrschaltung erreicht werden kann.
 
Außerdem sollen erste Messungen im Fahrzeug durchgeführt werden.
 

Ein wichtiges Ziel dieses Projektes ist es, eine Verdichterbauart zu finden, die bei minimaler 
Baugröße und Gewicht den Erfordernissen einer mittelgroßen Frischdienst- bzw. Kühlan­
lage gerecht werden und insbesondere den speziellen Temperatur- und Druckverhältnissen 
angepasst ist. Dazu soll innerhalb dieser Arbeit eine vergleichende theoretische und experi­
mentelle Untersuchung zwischen einem weggesteuerten Axialverdichters mit Schrägscheibe 
und einem druckgesteuerten Schwenkringverdichter durchgeführt werden. Während sich 
der druckgesteuerte Verdichterprototyp der Firma Obrist bereits in einem fortgeschrittenen 
Entwicklungsstadium befindet, soll der weggesteuerte Verdichterprototyp erst im Rahmen 
dieses Projektes von der Firma Bitzer entwickelt und konstruiert werden. 
Zur Untersuchung der Verdichterprototypen sollen sowohl bei der Firma Bitzer als auch an 
der TU Braunschweig Verdichterprüfstände zur vergleichenden Bestimmung der Güte- und 
Liefergrade aufgebaut werden. Außerdem soll an der TU Braunschweig eine Indizierung 
des Obrist Verdichters vorgenommen werden und eine theoretische Untersuchung sowohl 
des Verdichters als auch der Gesamtanlage durchgeführt werden. Wichtige Fragestellungen 
sind insbesondere die Höhe der Verdichtungsendtemperatur und das Drehzahlverhalten der 
verschiedenen Anlagenverschaltungen. 

Nach eingehender Beschreibung der im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Anlagenkon­
zepte und einer ersten Berechnung idealer Bewertungsgrößen in Kap. 1 werden in Kap. 2 
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die untersuchten Verdichterkonzepte bzw. Verdichterprototypen beschrieben.
 

In Kap. 3 finden sich ebenso Beschreibungen des Kälteanlagenprüfstandes der Firma
 
Konvekta als auch der in diesem Prüfstand aufgebauten und getesteten Versuchsanlage.
 
Außerdem werden in Kap. 3 die an der TU Braunschweig und der Firma Bitzer aufgebauten
 
Verdichterpüfstände genauer erläutert.
 

Während die Ergebnisse der Verdichteruntersuchungen in Kap. 4 dargestellt und zusam­

mengefasst werden, enthält Kap. 5 die Ergebnisse der theoretischen und experimentellen
 
Anlagenuntersuchungen.
 

Eine ökologische und ökonomische Bilanzierung der untersuchten Kälteanlage wird in Kap. 6
 
vergleichend zu einer herkömmlichen Anlage vorgenommen.
 
Im Anhang befindet sich neben ergänzenden Abbildungen und Diagrammen eine detaillier­

te Beschreibung des im Rahmen dieses Projektes entwickelten Simulationsprogrammes für
 
Kältemittelverdichter.
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Kapitell 

Untersuchte Anlagenkonzepte 

In diesem Kapitel wird zunächst das Anlagenkonzept und die Verschaltung einer herkömm­
lichen Serien-Frischdienst bzw. Kühlanlage mit R 134a, R404A bzw. R410A als Kältemittel 
beschrieben, wie sie momentan in Fahrzeuge eingebaut wird und den Stand der Technik 
darstellt. Eine Anlage mit der berschriebenen Verschaltung wurde im Rahmen dieser Arbeit 
als Referenzanlage zum Vergleich mit verschiedenen Anlagenkonzepten einer e02-Anlage 
herangezogen, wie sie im zweiten Teil dieses Kapitels beschrieben werden. Dort werden ver­
schiedene Anlagenkonzepte mit und ohne internen Wärmeübertrager bzw. Sammler, Heiß­
gasabtauung und Wärmepumpenschaltung betrachtet. Weiterhin werden Kälteleistungszah­
len für verschiedene Prozesse unter Berücksichtigung einer thermodynamisch idealen Pro­
zessführung vorgestellt. 

1.1 Anlagenkonzepte herkömmlicher Kälteanlagen 

Die zur Zeit auf dem europäischen Markt erhältlichen Transportkälteanlagen werden über­
wiegend mit den Kältemittel R 134a und den Kältemittelgemischen R404A und R410A be­
trieben. Während die meisten Frischdienstanlagen (bis 0 oe Kühlraumtemperatur) momen­
tan fast ausschließlich mit dem Kältemittel R 134a befüllt werden, werden Transportkälte­
anlagen kleiner und mittelgroßer Leistung (0 oe bis -20 oe Kühlraumtemperatur) wahlweise 
mit R134a oder R404A bzw. R410A als Kältemittel angeboten. Das hängt mit dem rela­
tiv geringen Dampfdruck von R 134a zusammen, der bei Temperaturen kleiner als -26,4 oe 
den Umgebungsdruck unterschreitet. Das kann dazu führen, dass Fremdgase von außen in 
die Anlage eindringen. Weiterhin führen diese niedrigen Drücke auf der Niederdrucksei­
te aufgrund der niedrigen Ansaugdichten zu einer vergleichsweise geringen volumetrischen 
Kälteleistung (siehe Kruse [Kruse 1995]) 

t::.ho 
qo,v =-:;;- (1.1 ) 

und zu hohen saugseitigen Druckverlusten. Aufgrund des etwas höheren Dampfdruckes der 
Kältemittelgemische R404A und R410A ist die volumetrische Kälteleistung im Vergleich zu 
R134a um den Faktor 1,7 (R404A) bzw. 2,6 (R41OA) höher. Daher werden Transportkälte­
anlagen in mittleren Breiten mit größerer Leistung und Kühlraumtemperaturen von -20 oe 
und kleiner überwiegend mit den Kältemittelgemischen R404A und R410A befüllt. 
Allerdings führt die hohe Drucklage bei relativ niedrig liegendem kritischen Punkt von 

3
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Abbildung 1.1: Anlagenverschaltung und Prozessverlauf einer R 134a-Frischdienstanlage mit 
Sammler 

R404A bei Anwendungen mit hohen Umgebungstemperaturen zu energetischen Nachteilen 
im Vergleich zu R134a (siehe [Umweltbundesamt 2001]). Daher können z.B. Kälteanlagen, 
die für den Einsatz in Kühlcontainern konzipiert sind, auch mit dem Kältemittel R 134a 
unter Verwendung eines zweistufigen Verdichters bei hohen Umgebungstemperaturen 
effizient betrieben werden (siehe Sandkötter [Sandkötter 2002]). 

Die im Rahmen dieser Arbeit als Referenzanlage untersuchte Kälteanlage arbeitet nach 
dem Prinzip einer einfachen Kaltdampfmaschine mit hochdruckseitigen Kältemittelsammler 
und ist mit dem Kältemitttel R 134a gefüllt. Abb. 1.1 zeigt das Funktionsschema dieser 
Kälteanlage mit den Hauptkomponenten Verdichter, Kondensator, Sammler, Expansions­
ventil und Verdampfer. Außerdem ist der Prozessverlauf des idealen Vergleichsprozesses im 
Mollierdiagramm (lg p, h-Diagramm) für R 134a dargestellt. 

Das Kältemittel durchläuft folgende Zustandsänderungen: 

1 -+ 2: Das überhitzte Kältemittel wird vom Verdichter beim Verdampfungsdruck Po ange­
saugt und unter Aufnahme der Antriebsleistung P isentrop auf den Kondensations­
druck PK verdichtet. 

2 -+ 3: Im Kondensator wird vom Kältemittel isobar ein Wärmestrom QK an die Umgebungs­
luft abgeführt. Dabei findet zunächst eine isobare Enthitzung und anschließend eine 
isobare Kondensation mit vollständiger Verflüssigung statt. Im Sammler stellt sich 
ein vom Betriebszustand der Anlage abhängiger Füllstand mit gesättigtem flüssigem 
Kältemittel ein. 

3 -+ 4: Durch das Expansionsventil wird das gesättigte flüssige Kältemittel isenthalp auf den 
Verdampfungsdruck Po gedrosselt, wobei es zu einer teilweisen Verdampfung und eine 
Abkühlung des Nassdampfes bis zur Verdampfungstemperatur {Ja kommt. 

4 -+ 1: Im Verdampfer wird das zweiphasige Kältemittel unter Aufnahme des Wärmestroms 
Qa (Nutzkälteleistung) aus der Kühlraumluft isobar verdampft und anschließend über­
hitzt. 
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Das Sammelgefäß auf der Hochdruckseite gewährleistet für alle Betriebszustände eine 
optimale Versorgung der Anlage mit Kältemittel und sichert im begrenzten Maße auch 
eine ausreichende Kältemittelbefüllung für den Fall, dass ein geringer Kältemittelverlust 
auftritt (siehe Parrino [parrino 1999]). Bei ausreichender Befüllung der Anlage wird sich ein 
vom Betriebszustand der Anlage abhängiger Flüssigkeitspegel mit gesättigtem Kältemittel 
einstellen. Das den Sammler verlassende Kältemittel wird im Idealfall nicht unterkühlt, 
sondern im gesättigten Zustand sein. 

Das Expansionsventil wird durch die Überhitzung am Verdampferausgang geregelt, so dass 
der Verdichter vor dem Ansaugen von Flüssigkeit geschützt ist. Weiterhin ist die Anlage mit 
einer Abtauvorrichtung, (siehe Kap. 1.2.4), einem Ölabscheider und einem Filtertrockner mit 
Befüllungsschauglas (siehe Kap. 3.1.1) ausgestattet. 

1.2 Anlagenkonzepte für CO2 

Aufgrund der vergleichsweise niedrigen kritischen Temperatur von Kohlendioxid, die bei 
31,1 oe liegt, weist der Kälteprozess auf der Hochdruckseite im Gegensatz zu herkömmlichen 
Kältemitteln je nach Umgebungstemperatur sowohl einen unter- als auch überkritischen 
Prozessverlauf auf. Daher muss ein Anlagenkonzept für eine eo2- Transportkälteanlage 
speziell für die Besonderheiten, die sich beim überkritschen Betrieb ergeben, angepasst sein. 
Natürlich muss der Betrieb der Anlage aber auch im unterkritischen Bereich gewährleistet 
werden. 

Im Rahmen dieser Arbeit wurden verschiedene Anlagenkonzepte für eine eo2­

Transportkälteanlage theoretisch und zum Teil experimentell untersucht. Dabei wurden im 
wesentlichen drei verschiedene Anlagenkonzepte betrachtet: ein einfacher Kreislauf ohne 
Sammler und inneren Wärmeübertrager, ein Kreislauf mit innerem Wärmeübertrager und 
ein Kreislauf mit innerem Wärmeübertrager und Sammmier. Darüberhinaus wurden Ver­
schaltungen mit Heißgasabtauung und mit Wärmepumpenfunktion untersucht. 

1.2.1 Einfacher CO2-Kreislauf 

Die einfachste Verschaltung einer e02-Kälteanlage besteht wie in dem in Abb. 1.2 dar­
gestellten Funktionsschema aus den Hauptkomponenten Verdichter, Gaskühler, der beim 
unterkritischen Betrieb die Aufgaben eines Kondensators übernimmt, dem Expansionsven­
til und dem Verdampfer. Prototypen mit dieser Verschaltungsart wurden unter anderen 
für die Klimatisierung von Bussen von Köhler [Köhler 1995], die Pkw-Klimatisierung 
von Rademacher [Radermacher 1998] und für Transportkälteanlagen von Sonnekalb 
[Sonnekalb 1997, Sonnekalb 2002) bereits entwickelt und getestet. 

In unterkritischen Prozessverläufen 12341 tritt im Kondensator ein Phasenwechsel auf und 
der Kondensationsdruck kann wie bei herkömmlichen Kälteanlagen über die Dampfdruck­
kurve aus der konstanten Kondensationstemperatur berechnet werden. Bei überkritischen 
Betriebspunkten 12'3'41 besteht keine direkte Korrelation mehr zwischen dem Anlagen­
hochdruck und der Kältemitteltemperatur im Gaskühler. Außerdem findet im Gaskühler 
kein Phasenwechsel, sondern lediglich eine Abkühlung des überkritischen Kohlendioxids mit 
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Abbildung 1.2: Anlagenverschaltung und Prozessverlauf einer CO2 -Frischdienstanlage 

Temperaturgleit statt. Während die Gaskühleraustrittstemperatur durch die Umgebungs­
bedingungen festgelegt wird, ist der Hochdruck in diesem Fall eine im wesentlichen von 
der Umgebungstemperatur unabhängige Größe, die durch einen weiteren Parameter, die im 
Kreislauf enthaltene Füllmenge, festgelegt wird. Je nach Befüllungsgrad der Anlage ergeben 
sich sich unterschiedliche Hochdrücke. In Abhängigkeit vom Hochdruck (Füllmenge) erge­
ben sich nach Abb. 1.2 Kreisläufe mit verschiedenen spezifischen Antriebs- bzw. Verdamp­
fungsenthalpien. Der Hochdruck, bzw. die Füllmenge kann nach Inokuty [Inokuty 1928] und 
Gosney [Gosney 1982] in Abhängigkeit von der Umgebungstemperatur so gewählt werden, 
dass die Kälteleistungszahl (siehe z.B. [Köhler 2002]) 

c = qo (1.2) 
Wt 

einen maximalen Wert annimmt. Bei einer Anlage ohne Sammelgefäß kann daher die Füll­
menge der Gesamtanlage kann nur so gewählt werden, dass die Kälteleistungszahl immer 
nur für eine Umgebungstemperatur optimal ist. Für alle anderen Umgebungstemperaturen 
arbeitet die Anlage dann nicht mit optimaler Kälteleistungszahl. Untersuchungen von 
Köhler [Köhler 1995] zeigen aber, dass die Einbußen, die aufgrund dieses Anlagenkonzep­
tes entstehen, bei einer Busklimaanlage im Betrieb in Deutschland weniger als 5 %betragen. 

Vorteil dieses einfachen Verschaltungskonzeptes ist vor allem die Kostenersparnis, da auf 
Komponenten wie Sammler, inneren Wärmeübertrager und eine Hochdruckregelung ver­
zichtet wird. Statt einer aufwändigen Hochdruckregelung kann die Anlage wie herkömmliche 
Anlagen über ein thermostatisches Expansionsventil geregelt werden, das die Überhitzung 
am Verdampferausgang einstellt. 

Im Vergleich zu R 134a-Anlagen muss allerdings bei einer solchen Verschaltungsart beachtet 
werden, dass Kohlendioxid eine deutlich größere spezifische Überhitzungswärme %berhitzung 

besitzt als die herkömmlichen Kältemittel R 134a, R404A und R41OA, die um bis zu 120 % 
über der von R134a liegen kann (siehe dazu Tab. 1.1 ). 

Daher muss bei CO2-Anlagen im Vergleich zu herkömmlichen Anlagen eine größere Fläche 
des Verdampfers zum Überhitzen des Kältemittels bereitgestellt werden, die nicht für den 
eigentlichen Verdampfungsprozess zur Verfügung steht. Von Sonnekalb [Sonnekalb 2002] 

200 300 400 
Enthalpie in kJlkg 
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iJu 11 %berhitzung bei R 134a qÜberhitzung bei e02 

q:. - 2 _qll134a 
Uberhitzung Uberhitzung 

q~ 1:t4a 
Uberhitzun 

-20°C 4,2 ~~ 6,1 ~~ 47% 

ooe 4,6 ~~ 8,3 ~~ 81 % 
lOoC 48 kJ 107 kJ 120% , ka ' k-

Tabelle 1.1: Spezifische Überhitzungswärme für R 744 und R 134a bei verschiedenen Ver­

dampfungstemperaturen und einer Überhitzung von 5K 

durchgeführte Messungen der Temperaturverteilung im Verdampfer zeigten, dass in 
manchen Betriebszuständen der von ihm verwendeten Kälteanlage lediglich 50 % der 
Wärmeübertragungsfläche im Verdampfer dem eigentlichen Verdampfungsprozess und der 
übrige Anteil der Überhitzung zuzuordnen war. Die Folge war eine deutlich reduzierte 
Kälteleistung und Kälteleistungszahl. Daher sollte bei der Auslegung einer e02-Kälteanlage 
darauf geachtet werden, dass entweder der Verdampfer entsprechend größer ausgelegt wird, 
oder dass die Überhitzung etwas kleiner, als bei einer R 134a-Anlage üblich, gewählt wird. 
Eine thermodynamisch günstigere Option ist die Verwendung einer Anlagenverschaltung 
mit einem internen Wärmeübertrager, bei der der Kältemittelüberhitzungsprozess vom 
Verdampfer in den internen Wärmeübertrager hinein verschoben wird. Dadurch ist es 
möglich, den Verdampfer mit einer kleinstmöglichen Temperaturdifferenz zwischen Luft­
und Kältemittel zu betreiben. Verschaltungen mit internem Wärmeübertrager werden im 
nächsten Abschnitt beschrieben. 

1.2.2 Kreisläufe mit internem Wärmeübertrager 

Lorentzen-Kältemaschine 

Lorentzen hat 1990 in einem Patent [Lorentzen 1990] einen e02-Kreislauf für Kälte-, Kli­
maanlagen und Wärmepumpenprozesse mit internem Wärmeübertrager und Niederdruck­
sammler zwischen Verdampfer und internen Wärmeübertrager vorgeschlagen. Inzwischen 
wurden zahlreiche Prototypenanlagen nach dieser Verschaltungsart insbesondere für die 
Pkw-Klimatisierung und -Heizung unter anderem von Lorentzen [Lorentzen 1993], Földi 
[Földi 1998] , Takahashi [Takahashi 2000], Preissner [Preissner 2001], Baek [Baek 2002] 
und Mager [Mager 2002] untersucht. In Abb. 1.3 ist die Verschaltung und der ideale 
Prozessverlauf im Mollierdiagramm dieses Kreislaufes dargestellt. 

Durch den Einbau eines internen Wärmeübertragers kann die Kälteleistungszahl und die 
Kälteleistung des Prozesses ähnlich wie bei herkömmlichen Kältemitteln (siehe Domanski 
[Domanski 1992] und Grohmann [Grohmann 1998]) für hohe Umgebungstemperaturen 
verbessert werden, während für niedrige Umgebungstemperaturen bzw. geringe Tempe­
raturhübe, wie sie nur bei Kälteanlagen auftreten, etwas geringere Werte zu erwarten 
sind (siehe Kap. 1.3). Eine wesentliche Verbesserung des Prozesses kann dadurch erwartet 
werden, dass der Verdampfer mit minimaler Temperaturdifferenz zwischen Luft- und 
Kältemittelseite betrieben werden kann, weil die Überhitzung des Kältemittels statt im 
Verdampfer im internen Wärmeübertrager stattfindet. 
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Abbildung 1.3: Anlagenverschaltung und Prozessverlauj einer CO2 -Frischdienstanlage mit 

innerem Wärmeübertmger und Sammler 

Der Niederdrucksammler übernimmt verschiedene Aufgaben: zum einen fungiert dieser 
als Kältemittelreservoir, das je nach Betriebspunkt den Kreislauf mit einer optimalen 
Füllmenge versorgt. Im Fall von Kältemittelleckage, wie sie bei mobilen Anlagen nicht ganz 
zu vermeiden ist, kann in bestimmten Grenzen ein wartungsfreier Betrieb gewährleistet 
werden. Außerdem scheidet der Sammler Flüssigkeitströpchen ab und schützt so den 
Verdichter vor Flüssigkeitsschlägen. Der Sammler gewährleistet auch, dass im Verdampfer 
von Punkt 5 nach Punkt 6 ausschließlich ein Verdampfungsprozess und keine Überhitzung 
stattfindet. Die Überhitzung des Sauggases wird allein durch den internen Wärmeübertra­
ger von Punkt 6 nach Punkt 1 sichergestellt. Dadurch kann im Vergleich zu der einfachen 
Verschaltung in Abb. 1.2 die Anlage mit höherem Saugdruck und infolgedessen mit höherer 
Kälteleistung und Kälteleistungszahl betrieben werden. 

Da ein idealer Sammler keine Kältemittelüberhitzung am Ausgang des Verdampfers zulässt, 
sondern immer dafür sorgt, dass ausschließlich gesättigter Dampf den Verdampfer verlässt 
(Punkt 6), kann die Regelung der Anlage nicht mit Hilfe eines thermostatischen Expansi­
onsventiles vorgenommen werden. Stattdessen erfolgt die Regelung der Anlage entweder mit 
einem Hochdruckregler, der die Stellung des Expansionsventils so einstellt, dass die Anla­
ge mit optimalem Hochdruck betrieben wird, oder mit Hilfe einer Festdrossel bzw. eines 
Kapillarrohres. 

Kältemaschine ohne Sammler 

Es ist auch möglich, wie in Abb. 1.4 gezeigt, eine Anlagenverschaltung mit internem 
Wärmeübertrager aber ohne Kältemittelsammler zu wählen, wie sie bereits von Sonnekalb 
[Sonnekalb 2002] und Kauffeld [Kauffeld 1998] experimentell für eine mobile Transportkälte­
anlage untersucht wurde. 
Im Unterschied zu der in Abb. 1.3 gezeigten Anlagenverschaltung mit Niederdrucksammler 
ist die Regelung dieser Anlage durch ein thermostatisches Expansionsventil möglich, da sich 
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Abbildung 1.4: Anlagenverschaltung und Prozessverlauf einer COz -Frischdienstanlage mit 

innerem Wärmeübertrager 

der Zustand des aus dem Verdampfer austretenden Kältemittels (Punkt 6) nicht notwendi­
gerweise auf der Siedelinie befinden muss. Als Regelgröße für die Drosselstellung kann dann 
die Überhitzung des Sauggases beim Austritt aus dem internen Wärmeübertrager (Punkt 1) 
herangezogen werden. Ziel eines solchen Regelkonzeptes muss es sein, die Überhitzung so 
zu wählen, dass für verschiedene Betriebspunkte die Überhitzung vollständig im internen 
Wärmeübertrager und nicht im Verdampfer stattfindet. Nicht auszuschließen ist dabei eine 
Nachverdampfung im internen Wärmeübertrager , die aber nicht unbedingt zu einer Ver­
schlechterung der Prozessgüte führen muss, da über eine weitere Abkühlung des Fluids auf 
der Hochdruckseite eine Vergrößerung der Verdampfungenthalpie stattfindet. Im Mollierdia­
gramm werden durch eine Verschiebung von Punkt 6 ins Nassdampfgebiet auch die Punkte 4 
bzw. 5 zu Werten kleinerer Enthalpie hin verschoben. 

1.2.3 weitere Verschaltungen mit Sammler 

Neben der in Abb. 1.3 gezeigten Verschaltung mit einem Niederdrucksammler zwischen Ver­
dampfer und internem Wärmeübertrager, kann nach Lorentzen [Lorentzen 1990] und Petter­
sen [Pettersen 1996] auch ein Niederdrucksammler vor dem Verdampfer eingebaut werden. 
Damit sich in einem solchen Sammler ein stationärer Flüssigkeitspegel einstellen kann, muss 
der am Drosselausgang vorhandene Gasstrom über eine Bypassleitung nach Abb. 1.5 am Ver­
dampfer vorbeigeleitet werden. Aufgrund der Trennung des Kältemittels in einen flüssigen 
und gasförmigen Anteil konnte von Hrnjak [Hrnjak 2002] bei Verdampfern mit sogenannter 
Microchannel-Ausführung eine gleichmäßigere Durchströmung des Verdampfers und damit 
eine bessere Ausnutzung der Wärmeübertragungsfläche beobachtet werden. 
Möglich ist auch der Einbau eines Hochdrucksammlers hinter dem Gaskühler, ähnlich wie 
bei herkömmlichen R 134a-Anlagen (siehe Abb. 1.1). Im überkritischen Betriebsbereich der 
Anlage muss aber beachtet werden, dass das Fluid im Sammler keine Phasengrenze mehr 
aufweist. In diesem Falle könnte die Funktion des Sammlers auch durch eine Hochdruck­
leitung mit vergrößertem Volumen übernommen werden. Zur Regelung des Hochdruckes 
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Niederdrucksammler vor dem Verdampfer Mitteldrucksammler 

wird von Pettersen [Pettersen 1996] und Lorentzen [Lorentzen 1990] auch der Einbau 
eines hochdruckseitigen Sammlers vorgeschlagen, dessen Volumen über eine Balgen- oder 
Zylinderkonstruktion variiert werden kann. 

Als eine weitere Möglichkeit einen Sammler im Kreislauf zu integrieren, schlagen Lorentzen 
[Lorentzen 1990] und Pettersen [Pettersen 1996] zwei Schaltungsvarianten für den Einbau 
eines Mitteldrucksammlers vor. Dieser kann entweder nach Abb. 1.6 mit einem davor ange­
ordneten Hochdruckregelventil und dem dahinter positionierten Expansionsventil in Reihe 
geschaltet werden oder, wie in Abb. 1.7 gezeigt, über zwei Regelventile parallel zum Expansi­
onsventil angeordnet werden. Die erste Variante erlaubt für überkritische Betriebszustände 
eine Regelung des Hochdruckes über das Hochdruckregelventil. Für unterkritische Bedin­
gungen ist der Kreislauf bei vollständiger Öffnung des Hochdruckregelventils identisch mit 
dem in Abb. 1.1 gezeigten Kreislauf herkömmlicher Anlagen mit Hochdrucksammler. Bei 
der zweiten Variante nach Abb. 1.7 kann der Hochdruck bzw. die hochdruckseitige Füll­
menge sowohl in über- als auch in unterkritischen Betriebspunkten mit Hilfe der beiden 
Regelventile beliebig eingestellt werden. Diese Schaltungsvariante kam bei dem an der TU 
Braunschweig aufgebauten Verdichterprüfstand zur Regelung des Hochdruckes zum Einsatz 
und wird in Kap. 3.2 . 

1.2.4 Abtauvorrichtung und Beheizung des Kühlraumes 

Abtauvorrichtung 

Für den einwandfreien Betrieb einer Transportkälteanlage muss in regelmäßigen Zeit­
intervallen eine Enteisung der luftseitigen Verdampferoberftäche durchgeführt werden. 
Insbesondere bei hoher Umgebungstemperatur und Luftfeuchte in Verbindung mit häufi­
gem Öffnen des Kühlraumes bedingt einen schnellen Enteisungszyklus (siehe [DIN 8959]). 
Herkömmliche Anlagen sind dazu entweder mit einer Heißgasabtauung oder mit einer 
aufwändigeren Umkehrschaltung nach dem Wärmepumpenprinzip ausgestattet. Mit einer 
Wärmepumpenverschaltung kann im Vergleich zur Heißgasabtauung eine deutlich höhere 
Heizleistung erreicht werden, die im Vergleich zur Heißgasabtauung zu einem schnellerem 
Enteisungsprozess führt. Beide Abtauvarianten können auch bei der Verwendung von 
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Abbildung 1.7: Anlagenverschaltung mit Abbildung 1.8: Anlagenverschaltung mit 

Mitteldrucksammler Heißgasabtauung 

CO2 als Kältemittel realisiert werden. Abb. 1.8 zeigt eine mögliche Verschaltung einer 
CO2-Kälteanlage mit Heißgasabtauung. Die wichtigste Komponente ist ein elektronisches 
3/2-Wegeventil, das die Heißgaszufuhr vom Verdichter zum Gaskühler unterbricht und das 
Heißgas vom Verdichter durch eine zusätzliche Kältemittelleitung durch eine Rohrwendel, 
die unter dem Verdampfer angebracht ist, leitet. 

Abb. 1.9 zeigt eine mögliche Verschaltung für eine Transportkälteanlage mit Wärmepum­
penfunktion. Neben dem gewöhnlichen Betrieb als Kälteanlage (1234561) kann mit Hilfe der 
beiden 3/2-Wege Ventile das Druckgas aus dem Verdichter durch den Verdampfer geleitet 
werden, der nun als Gaskühler arbeitet und den Kühlraum beheizt. Nach einer Drosselung 
erfüllt der Gaskühler nun die Aufgabe des Verdampfers, der einen Wärmestrom von der 
Umgebungsluft aufnimmt (1265431). Beachtet werden muss hierbei, dass die Wärmeüber­
trager und die Drossel in umgekehrter Richtung durchströmt werden. Als Wärmereservoir, 
aus dem die Heizwärme entnommen wird, dient die Umgebungsluft. Ähnliche Verschaltun­
gen wurden bereits für die Heizung von Pkws in Prototypenanlagen realisiert und unter 
anderem von Fröhling [Fröhling 2002] und Obrist [Obrist 2002] untersucht. 

Heizung des Kühlraumes 

Bei verschiedenen Transportgütern wie z.B. Blumen, Milchprodukten und Gemüse darf ei­
ne bestimmte Kühlraumtemperatur nicht unterschritten werden. Daher ist je nach Umge­
bungstemperatur nicht nur eine Kühlung, sondern auch eine Heizung des Transportgutes 
erforderlich. Bei momentan auf dem Markt befindlichen Anlagen kommen dabei verschie­
dene Techniken zum Einsatz: Dieselbrenner mit einem sekundären Wasserkreislauf, direkte 
Diesel-Luftheizung und bei Kälteanlagen mit einem elektrisch angetriebenen Verdichter eine 
elektrische Heizung über im Verdampfer eingebaute Heizwendeln. Aufgrund der günstigen 
Eigenschaften von Kohlendioxid als Arbeitsftuid für Wärmepumpen, könnte bei einer CO2­

Kälteanlage mit integrierter Wärmepumpenfunktion zur Verdampferenteisung die Wärme­
pumpenverschaltung auch zur Beheizung des Kühlraumes eingesetzt werden. Allerdings 
muss dann der von der Umgebungsluft durchströmte Wärmeübertrager (das ist im Kälte­
betrieb der Gaskühler und im Wärmepumpenbetrieb der Verdampfer) im Wärmepumpen­
betrieb unter Umständen ebenfalls mit einer Abtauvorrichtung gegen Vereisung geschützt 
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Abbildung 1.9: Anlagenverschaltung und Prozessverlauf einer CO2 -Frischdienstanlage mit 

Wärmepumpenverschaltung 

werden. 

1.3 Kälteleistungszahl idealer Prozesse 

einfacher Kreislauf 

Zunächst wurde eine Berechnung der Kälteleistungszahl und der volumetischen Kältelei­
stung idealer Prozesse vergleichend für die Kältemittel R134a und CO2 durchgeführt. Aus­
gegangen wurde von einem einfachen System bestehend aus Verdichter, Kondensator bzw. 
Gaskühler, Verdampfer und Verdichter (siehe Abb. 1.1 und Abb. 1.2) mit isobarer Kon­
desation, isobarer Verdampfung und isentroper Verdichtung. Die Umgebungstemperatur 
wurde als Kondensationstemperatur und die Kühlraumtemperatur als Verdampfungstem­
peratur angenommen. Druckabfälle in Wärmeübertragern und Rohrleitungen, Überhitzung 
und Unterkühlung wurden vernachlässigt. Der Hochdruck bei der COz-Anlage wurde für 
überkritische Betriebszustände so gewählt, dass die Kälteleistungszahl maximal ist. 
Tab. 1.2 zeigt den Hochdruck Pd, die Kälteleistungszahl Cideal, die volumetrische Kälte­
leistung qo,v und die Verdichteraustrittstemperatur 'l9d für eine Kühlraumtemperatur von 
-20°C in Abhängigkeit von der Umgebungstemperatur. Für den R 134a-Prozess wurde eine 
auf den COz-Prozess bezogene relative volumetrische Kälteleistung 

relativ = qR134a . (qC02)-1q (1.3)O,v O,v O,v 

berechnet. Die Abweichung der theoretischen Kälteleistungszahl von der Carnot-Kältelei­
stungszahl ist umso geringer, desto größer die Differenz zwischen Kondensationstemperatur 
und kritischer Temperatur des Kältemittels ('l9fr~t~ = 31,06°C bzw. 'l9~l4a = 101,l°C) ist. 
Daher liegt die theoretische Kälteleistungszahl von CO2 insbesondere für Umgebungstem­
peraturen von über 30°C deutlich unter der von R 134a. Die theoretische volumetrische 
Kälteleistung von COz liegt je nach Umgebungstemperatur um den Faktor 7 bis 10 über der 
von R 134a. Für CO2 ergeben sich trotz des geringeren Druckverhältnisses im Vergleich zu 
R 134a deutlich größere Verdichtungsendtemperaturen. Betrachtet man reale Prozesse, so 
nivellieren sich einerseits die Abweichungen bezüglich der Kälteleistungszahl, andererseits 



13 1.3. KÄLTELEISTUNGSZAHL IDEALER PROZESSE 

D 1I R 744 (Kohlendioxid) R 134a (Tetrafiuorethan) Carnot 
I" 

qrelativ{)u {)d{)d CidealCickal qo,vCCarnot qo,vPd Pd O,v 

oeoeoe kJ. m-3kJ. m-3 --- bar bar-
1.263 510,2 12.248 19 2,93 11,7 9,712,7 34,850 

1.172 9,3 1645,02 6,1 10.914 38 4,15 7,510 8,4 

8,7 2757,29 9.358 57 5,72 5,3 1.07920 6,3 4,0 

7,82,5 7.683 81 7,71 4,0 982 385,1 76,5030 

497,8107,50 1,7 6.855 111 10,17 3,1 88340 4,2 

2,4 780 7,2 60144,50 1,3 5.599 138 13,183,650 

Tabelle 1.2: Kenngrößen des idealen Kälteprozesses für R 744 und R134a bei verschiedenen 

Umgebungstemperaturen und -20 oe Kühlraumtemperatur (das entspricht 19,7 bar bzw. 

1, 33 bar Verdampfungsdruck bei 002 bzw. R134a). 

vergrößern sich die Unterschiede bezüglich der volumetrichen Kälteleistung (siehe Sonne­
kalb [Sonnekalb 2002]). Dies hängt damit zusammen, dass der CO2-Prozess im Vergleich 
zum R134a-Prozess unter günstigeren thermodynamischen Randbedingungen geführt wer­
den kann: 

• geringeres Druckverhältnis 

• höhere Absolutdrücke und dadurch geringere Druckabfälle 

• Temperaturgleit bei überkritischer Prozessführung im Gaskühler 

• gute Wärmeübertragungseigenschaften 

• hohe volumetrische Kälteleistung 

D R 744 (Kohlendioxid) 11 R 134a (Tetrafluorethan) I 

Tu Pd 
Ac 
c 

AQO,v 
QO 1) 

{)d Pd 
Ac 
c 

flQo,1) 

Qo 1) 
{)d 

oe bar - - oe bar - - oe 
0 34,85 -5% -5% 41 2,93 -1 % -1 % 24,2 
10 45,02 -5% -5% 72 4,15 0% 1% 45,4 
20 57,29 -3% -3% 104 5,72 1% 1% 66,1 
30 74,75 2% 0% 139 7,71 4% 4% 86,4 
40 101,0 7% 1% 180 10,17 7% 8% 106,3 
50 127,0 13% 3% 214 13,18 13% 16% 125,9 

Tabelle 1.3: Wirkungsgradverbesserung durch einen inneren Wärmeübertrager beim idealen 

Kälteprozess für R 744 und R 134a bei verschiedenen Umgebungstemperaturen und - 20 oe 
Kühlraumtemperatur (das entspricht 19,7 bar bzw. 1,33 bar Verdampfungsdruck bei 00

2 

bzw. R134a). 
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Kreislauf mit internem Wärmeübertrager 

Weiterhin wurden die Auswirkungen eines idealen inneren Wärmeübertragers (unendlich 
großer kA-Wert) auf optimalen Hochdruck, Kälteleistungszahl, volumetrische Kälteleistung 
und Verdichtungsendtemperatur des idealen Prozesses für e02 und R 134a in Abhängigkeit 
von der Umgebungstemperatur untersucht (siehe Tab. 1.3). Für die Berechnung der 
überkritischen Prozessverläufe bei Kohlendioxid wurde der Hochdruck wie in Tab. 1.2 so 
gewählt, dass die Kälteleistungszahl einen optimalen Wert annimmt. 

Dabei ergeben sich zum Teil deutlich niedrigere Hochdrücke als beim Prozess ohne internen 
Wärmeübertrager. Kälteleistungszahl und volumetrische Kälteleistungszahl des e02 Pro­
zesses nehmen bei unterkritischer Prozessführung um bis zu 5 % ab. Bei überkritischen Be­
triebszuständen nimmt die Kälteleistungszahl um bis zu 13 % und die volumetrische Kälte­
leistung um maximal 3 % zu (siehe Fröhling [Fröhling 2002aJ). Problematisch ist die hohe 
Verdichtungsendtemperatur, die bei 40 oe Umgebungstemperatur schon bei einem Wert 
von 180 oe liegt und damit die zulässige Höchstemperatur des Kältemaschinenöles erreicht. 
Ein wichtiges Auslegungskriterium für die Größe des internen Wärmeübertragers ist neben 
Kälteleistungszahl und Kälteleistung auch die Verdichtungsendtemperatur. 



Kapitel 2 

Untersuchte Verdichterkonzepte 

Erstmalig nach den fünfziger Jahren wurden an der Technischen Universität Trondheim 
Untersuchungen mit Kohlendioxid als Kältemittel durchgeführt und 1993 der Prototyp 
einer CO2-Pkw-Klimaanlage mit einer Standard-R 12-Pkw-Anlage verglichen. Dazu wurde 
ein axialer CO2-Hubkolbenverdichter nach dem Taumelscheibenprinzip mit 3 Zylindern und 
einem Hubvolumen von 26 cm3 entwickelt und von Lorentzen [Lorentzen 1993] untersucht. 
Weiterhin wurde im Rahmen europaweiter Färderprojekte "RACE"! (siehe z.B. Gentner 
[Gentner 1997]) und "COHEPS,,2 verschiedene Forschungsarbeiten an CO2-Verdichtern 
durchgeführt. 
Im Laufe der letzten Jahre wurden weltweit eine Vielzahl von CO2-Verdichterprototypen 
unterschiedlicher Bauart entwickelt und getestet. Unter anderen wurden Hubkolbenverdich­
ter von Adolph [Adolph 1996], Baumann [Baumann 2001], Fagerli [Fagerli 1997]' Kaiser 
[Kaiser 1999], Neksa[Neksa 2000], Süß [Süss 1998] und Yanagisawa [Yanagisawa 2000], 
Rollkolbenverdichter von Hubacher [Hubacher 2002] und Tadano [Tadano 2000], Spiralver­
dichter von Hasegawa [Hasegawa 2000], Sakai [Sakai 1999] und Takeuchi [Takeuchi 1999] 
und Taumel- bzw. Schwenkscheibenverdichter von Fröhling [Fröhling 2002], Kuhn 
[Kuhn 2001]' Parsch [Parsch 2002a] und Sakamoto [Sakamoto 2000] untersucht. 

Im Rahmen dieser Arbeit wurden zwei unterschiedliche CO2- Verdichterkonzepte für den 
Einsatz in Transportkälteanlagen vergleichend untersucht. Zum einen wurde ein von der 
Firma Obrist Engeneering GmbH konstruierter druckgesteuerter Schwenkringverdichter und 
zum anderen ein von der Firma Bitzer Kühlmaschinenbau GmbH in seiner Bauweise von 
einer Hydraulik-Schrägscheibenpumpe abgeleiteter weggesteuerter Verdichter untersucht. 
Während beide Verdichter in Axialkolbenbauweise realisiert sind, besteht ein großer Unter­
schied zwischen der Steuerung des Ansaug- und Ausstoßvorganges. Der Obrist Verdichter ist 
mit druckgesteuerten Lamellenventilen ausgestattet, währenddessen der Bitzer Verdichter 
nach einem rein weggesteuerten Prinzip ohne beweglich Ventillamellen aufgebaut ist. 

2.1 Schwenkringverdichter druckgesteuert 

Für die Klimatisierung von Mini- und Midibussen und den Betrieb von Frischdienst- bzw. 
Transportkälteanlagen mittlerer Leistungsgröße in Kleintransportern und kleinen Lkw's 

lRefrigeration and Automotive Climate Systems under Environmental Aspects
 
2European JOULE/THERMIE Research Programm on CO2 Heat Pumping Systems
 

15
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Abbildung 2.1: Zeichnung des Abbildung 2.2: Schnittbild einer Axialkolbenma­
CO2 -Fahrzeugverdichers der Firma schine mit verstellbarem Schwenkring wie in der 
Obrist Patentschrift (Kuhn 1999] dargestellt 

wurde von der Firma Obrist ein CO2-Prototypenverdichter konstruiert und gefertigt,
 
der ein maximales Hubvolumen von 42,5 cm3 und eine Kolbeneinheit mit 7 Zylindern
 
besitzt (siehe Abb. 2.1). Der Verdichter in bewährter Axialkolben-Bauweise ist zur
 
stufenlosen Regelung des Hubvolumens mit einem Schwenkring (siehe Abb. 2.2) ausge­

stattet, dessen Stellung über den Triebraumdruck geregelt werden kann. Der ringförmig
 
gestaltete Schwenkring besitzt gegenüber der herkömmlichen Schwenkscheibe Vorteile
 
bezüglich des dynamischen Regelverhaltens (geringere Trägheits- und Reibungskräfte),
 
des Schadraumes (Minimierung des Schadraumes durch exakte Einhaltung der inne­

ren Totpunktposititon bei Variation des Anstellwinkels), des Herstellungsprozesses und
 
der Baugröße (kompaktere Bauweise) (siehe Kuhn [Kuhn 1999] und Parsch [Parsch 2002bJ).
 

Je nach Einbausituation kann der Verdichter entweder mittels Magnetkupplung über einen
 
Rippenbandriemen oder direkt axial angetrieben werden. Im Rahmen dieser Arbeit kam
 
zunächst ein Prototyp mit einem fixierten Schwenkring bzw. einem festem Hubvolumen von
 
33,5 cm3 zum Einsatz.
 
Für die Schmierung des Verdichters wurde ein niedrigviskoses, schwerlösliches PAG3-ÖI ver­

wendet. Zur Sicherstellung der Ölrückführung wurde der Verdichter mit einem externen
 
Hochdruckölabscheider und Ölrückführleitung betrieben, die das gedrosselte Öl dem Kur­

belgehäuse zuführt.
 

2.2 Schrägscheibenverdichter weggesteuert 

Bei der Firma Bitzer wurde ausgehend von einer handelsüblichen Hydraulik­
Axialkolbenpumpe für den mobilen Einsatz nach dem Schrägscheibenprinzip die erste 
Version eines CO2-Prototypenverdichters entwickelt. Eine Literatur- und Patentrecherche 
zeigte, dass es sich bei dem entwickelten weggesteuerten Verdichter um eine Neukonstruk­
tion handelt. Allerdings wurde bereits von Kruse und Heidelck [Kruse 1999, Heidelck 2001] 
eine CO2-Expansionsmaschine nach dem Axialkolbenprinzip mit Steuerscheibe konstruiert 

3Polyalkylenglykol 
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Welle 

Schrägscheibe 

2.2. SCHRÄGSCHEIBENVERDICHTER WEGGESTEUERT 

Gleitschuh 
Zylindertrommel 

Steuemieren 

saugseitiger 
Steuerschlitz ; ....t.:, 

~.,
druckseitiger 
Steuerschlitz 

Steuerscheibe 

Abbildung 2.3: Schema eines weggesteuerten Schwenkscheiben Verdichters in Axialkolben­

bauweise 

und getestet. 

Unter weitgehender Beibehaltung der Gehäusekonstruktion, des Schrägscheibenmechanis­
mus und der Kolbenanordnung wurden die Strömungskanäle, die Steuerscheibe und das 
Schmierkonzept den Anforderungen von Kohlendioxid angepasst (siehe Abb. 2.3). 

Außerdem wurde eine hochdruckfeste Gleitringdichtung eingebaut. Im Gegensatz zu 
herkömmlichen Schrägscheibenverdichtern ist die Schrägscheibe nicht mit der Welle 
verbunden und führt keine Rotationsbewegung aus. Sie kann nur um eine Achse senkrecht 
zur Antriebswelle um den Anstellwinkel 0: geneigt werden, um den Hub des Verdichters 
zu verändern. Stattdessen ist die Zylindertrommel mit der Welle fest verbunden und führt 
zusammen mit den Kolben eine Drehbewegung aus, während sich die mitdrehenden Kolben 
über die Gleitschuhe auf der feststehenden Schrägscheibe abstützen. Die Gleitschuhe 
werden über eine Rückzugseinrichtung auf der Gleitfläche gehalten und zwangsgeführt. 

Eine wichtige Voraussetzung für den einwandfreien Betrieb eines weggesteuerten Verdich­
ters mit optimierten Güte- und Liefergraden ist die Auslegung der Steuerscheibe bzw. der 
Steuerkanten, die ähnlich sorgfältig vorgenommen werden muss wie die Auslegung des Ven­
tilsystems bei einern druckgesteuerten Verdichter. Die Steuerscheibe ist bei dem entwickelten 
Prototypen fest mit dem Gehäuse verbunden. Die Zylindertrommel wird durch die in den 
Zylinderkammern und dem Kurbelgehäus aufgebauten Drücke gegen die Steuerscheibe ge­
drückt so dass sich in dem Zwischenraum zwischen Steuerscheibe und Zylindertrommel ein 
hydrodynamischer Schmierfilm ausbilden kann. Während sowohl die saug- und druckseiti­
gen Steuerschlitze bei einer Hydraulikpumpe aufgrund der Imkompressibilität des Öls in 
einern Winkel von 180 0 zueinander angeordnet werden können, hängt bei der Verdichtung 
von kompressiblem Gas die Positionierung der Schlitze vom Druckverhältnis und vom Scha­
draum ab. Die Steuersschlitze auf der Steuerscheibe wurden zunächst so angeordnet, dass 
sich ein sogenanntes eingebautes Volumenverhältnis e 
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e =	 V(aVB) (2.1) 
V(aStk) 

von 2,3 ergibt, wobei V(avB) das Zylindervolumen zu Beginn der Verdichtung beim Kur­
belwinkel aVB und V(aStk) das Zylindervolumen zu Beginn des Ausstoßvorganges beim 
Kurbelwinkel aStk (siehe z.B. Rinder [Rinder 1979]). Das innere Druckverhältnis IT i berech­
net sich aus dem eingebauten Volumenverhältnis e über den Isentropenkoeffizienten K, von 
CO2 über 

p(aStk) = ett (2.2)IT i =	 p(aVB) 

zu einem Wert von IIi = 3. Bei einem geringeren Druckverhältnis werden Verluste durch 
Über- und bei einem höheren Druckverhälntisse Verluste durch Unterverdichtung erwartet, 
die zu einer Abnahme des Gütegrades führen. Der Schadraum ergibt sich durch die 
Konstruktion der Ein- und Auslassbohrungen in der Zylindertrommel. Das maximale 
Hubvolumen der Kolbeneinheit mit 9 Zylindern wurde bei der ersten Prototypenversion 
so groß gewählt, wie bei der zugrundeliegenden Hydraulikpumpe. Im Rahmen dieses 
Projektes wurde ein Verdichter entwickelt, dessen Schrägscheibe unter einem konstantem 
Anstellwinkel positioniert ist, bei dem sich ein konstantes Hubvolumen von 105 cm3 ergibt. 

Eine besondere Aufmerksamkeit musste bei der Entwicklung eines Prototypen nach diesem 
Prinzip dem Schmierkonzept gewidmet werden. Zur Erzeugung und Aufrechterhaltung 
einer Druckölschmierung zur Realisierung der hydrostatischen Lagerung des Triebwerkes 
und der Steuerscheibe wurde bei der Entwicklung eines ersten Prototypen eine externe 
Ölversorgungsanlage mit einer zusätzlichen Hydraulikpumpe entwickelt und konstruktiv 
umgesetzt. Die Aufgabe dieser externen Ölversorgung ist es, die Schmierung am Prüfstand 
unabhängig vom Betriebspunkt des Verdichters sicherzustellen. Dazu wurde das Öl an 
mehreren Stellen über spezielle Ölleitungen an verschiedenen Schmierstellen im Verdichter 
zugeführt und hinter dem Verdichter in einem Hochdruckölabscheider abgeschieden und 
anschließend an den Ölkreislauf zurückgeführt. Aufgrund des relativ hohen Ölmassenstro­
mes und der hohen Verdichtungsendtemperaturen wurde ein Ölkühler eingesetzt. 

Im Laufe der Arbeit wurde ein zweiter Prototyp entwickelt, dessen Ölversorgung ohne
 
Ölpumpe allein durch die Ölzufuhr aus dem Kurbelgehäuse aufrecht erhalten werden kann.
 
Dieser Prototyp wurde ebenfalls mit einem externen Hochdruckölabscheider und Ölkühler
 
betrieben.
 
Als Kältemaschinenöl kam dabei ein speziell entwickeltes schwerlösliches hochviskoses
 
PA04-ÖI zum Einsatz.
 

4Polyalphaolefin 
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Versuchsanlagen 

Bei der Konvekta AG wurden drei verschiedene Versionen einer Laborkälteanlage konstru­

iert und in einem Kalorimeterprüfstand aufgebaut, der die messtechnische Untersuchung
 
eines fahrzeugnahen Aufbaus zulässt. Eine weitere Anlage wurde zur Durchführung von
 
Fahrzeugmessungen in einen Kühltransporter eingebaut.
 
An der TU Braunschweig wurde ein Verdichterprüfstand zur Untersuchung von CO2­


Verdichterprototypen aufgebaut, der es ermöglicht, sowohl Güte- und Liefergradmessungen
 
als auch Indizierungsmessungen durchzuführen.
 
Bei der Bitzer GmbH wurde ebenfalls ein Verdichterprüfstand aufgebaut, an dem Grund­

satzuntersuchungen eines neu konstruierten Verdichterprototypen durchgeführt werden
 
können, aber auch eine Bestimmung von Güte- und Liefergraden möglich ist.
 

3.1 Kälteanlagenprüfstand 

In dem bei der Konvekta AG aufgebauten Kalorimeterprüfstand kann eine Transportkälte­
oder Fhschdienstanlage, wie sie in Abb. 3.1 im Fahrzeugeinbau abgebildet ist, im fahrzeug­
nahen Aufbau nach DIN 8958 [DIN 8958] untersucht werden. Der Kalorimeterprüfstand 
besteht, wie in Abb. 3.2 abgebildet, aus einer ähnlich einem Fahrzeugkühlaufbau konzi­
pierten thermisch isolierten Klimakammer, in deren Innenraum die Verdampfereinheit und 
deren Außenraum die Gaskühlereinheit untergebracht ist. Der elektromotorische Verdich­
terantrieb erfolgt analog dem Fahrzeugantrieb über einen Rippenbandriemen, der eine Ma­
gnetkupplung antreibt und befindet sich im Außenraum des Kalorimeterprüfstandes. Die 
Lufttemperatur des Außenraumes (Umgebung) kann über eine Temperiereinheit mit Luft­
kanal eingestellt werden. Die Lufttemperatur des Innenraumes (KüWraum) wird über eine 
geregelte elektrische Luftheizung eingestellt. Für einen stationären Betriebspunkt der Kälte­
anlage kann die effektive Nutzkälteleistung aus der direkt gemessenen Heizenergie im Innen­
raum und dem indirekt über den kA-Wert der Klimakammer berechneten Wärmestrom zwi­
schen dem Innen- und Außenraum bestimmt werden. Die Antriebsleistung des Verdichters 
wird indirekt über die elektrische Antriebsleistung des Elektromotors ermittelt. Außerdem 
wird die Leistungsaufnahme der Verdarnpfer- und Gaskühlerlüfter bestimmt. Temperaturen 
bzw. Drücke werden an zahlreichen Messstellen mit Thermoelementen bzw. piezoresistiven­
Drucksensoren gemessen und mit Hilfe einer Messdatenerfassungsanlage weiterverarbeitet. 
Als Referenzanlage wurde eine R134a-Serienanlage (siehe Kap. 1.1) und anschließend ein 
CO2-Anlagenprototyp mit verschiedenen Verschaltungsvarianten (siehe Kap. 1.2) aufgebaut 
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Gaskühler mit 
intememWÜ 

~ 

~ 

Abbildung 3.1: Kleintransporter mir Auf­Abbildung 3.2: Kalorimeter­

dachkälte- bzw. Frischdienstanlage mit einem prüfstand zur kalorischen Be­

vom Fahrzeugmotor angetriebenen Verdichter stimmung der Kälteleistung nach 

(DIN 8958] 

und untersucht. 

3.1.1 R134a-Serienanlage 

Die untersuchte Rl34a-Serienanlage besteht aus dem in Kap. 1.1 beschriebenen einfachen 
Kreislauf mit Hochdrucksammler, thermostatischen Expansionsventil und Heißgasabtau­
ung. Zusätzlich ist die Anlage mit einem Hochdruckälabscheider, einem Filtertrockner und 
einem dahinter angeordneten Befüllungsschauglas ausgestattet. Eine detailliertes Anlagen­
schaltbild ist in Kap. B, Abb. B.2 zu finden. Als Verdichter kommt ein Taumelscheibenkom­
pressor mit 7 Zylindern und einem festen Hubvolumen von 155 cm3 zum Einsatz. Für die 
Kältemittelleitungen wurden Kupferrohre und Gewebeschläuche (Saugleitung) eingesetzt. 
Sowohl die Dachkondensator- als auch der Deckenverdampfereinheit bestehen jeweils aus 
einem Lamellenrohrbündel-Wärmeübertrager mit Kupferrohren und einem Gebläsekasten 
mit zwei Axialgebläsen. 

3.1.2 CO2- Versuchsanlage 

Im Laufe dieser Arbeit wurden drei verschiedene CO2-Anlagenversionen aufgebaut und ex­
perimentell untersucht: 

•	 einfacher Kreislauf ohne internen Wärmeübertrager (Anlage A) 

•	 wie Anlage A nur zusätzlich mit internem Wärmeübertrager (Anlage B) 

•	 Kreislauf mit internem Wärmeübertrager, im Vergleich zu AnlageB modifizierte 
Gaskühler- und Verdampfereinheit (Anlage C) 

Als Verdichter für alle Anlagenversionen wurde der in Kap. 2.1 beschriebene Schwenk­
scheibenverdichter der Firma Obrist mit einem externen Hochdruckälabscheider inklusive 
Ölrückführung und Ölschauglas und einem Saugleitungsfilter verwendet. Weiterhin waren 
alle Anlagen mit einem thermostatischen Expansionsventil der Firma Egelhof ausgestattet. 
Die Heißgasabtauung wurde zunächst mit zwei manuell zu bedienenden Kugelhähnen und 
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~ 

~ 

6Z: 
Abbildung 3.3: Schnittzeichung der Aufdach­

gaskühlereinheit mit Wärmeübertmger, Ventila­

tor, und Luftkanal 

später mit einem elektrisch ansteuerbaren 3/2-Wege-Ventil ausgestattet (siehe Kap. 1.2.4). 
Es wurde eine Dachgaskühler- (siehe Abb. 3.3) und Deckenverdampfereinheit (siehe 
Abb. 3.4) ähnlich wie bei der oben beschriebenen R134a-Serienanlage verwendet. Die ein­
gesetzten Lamellenrohrbündel-Wärmeübertrager wurden mit Stahlrohren gefertigt, wobei 
sowohl der Verdampfer als auch der Gaskühler für den maximalen Hochdruck der Anlage 
ausgelegt sind, so dass bei einer Wärmepumpenverschaltung auch der Verdampfer als 
Gaskühler eingesetzt werden kann. Alle Kältemittelleitungen inklusive Saugleitung wurden 
aus Stahl gefertigt. Die Rohrdurchmesser wurden gegenüber der R134a-Anlage bei der 
Druckleitung von 12 mm auf 10 mm und bei der Saugleitung von 18 mm auf 15 rnrn reduziert. 

Der interne Wärmeübertrager wurde als Koaxialrohr konstruiert, dessen Außenrohr in 
seinem Durchmesser der R134a-Saugleitung entspricht. Ein Anlagenschaltplan der Ver­
suchsanlagen mit internem Wärmeübertrager ist in Kap. B, Abb. B.3 abgebildet und zeigt 
den Anlagenaufbau mit Druck- und Temperaturmessstellen. 

Auf den Einbau eines Kältemitteltrockners und Sammlers wurde bei der Versuchsanlage 
verzichtet. Während ein Sammler bei der gewählten Anlagenverschaltung nicht notwendi­
gerweise benötigt wird, ist noch nicht vollständig geklärt, ob in einer späteren Serienanlage 
auf einen Trockner verzichtet werden kann. Erfahrungen mit unterkritischen Anwendungen 
in Kaskadekälteanlagen mit CO2 in der Tieftemperaturstufe, zeigen, dass aufgrund der be­
grenzten Wasserlöslichkeit von Kohlendioxid bei Feuchtigkeit im Kältemittel eine Vereisung 
des Expansionsorganes eintreten kann. Neben einer Reaktion der entstehenden Kohlensäure 
mit dem Schmiermittel könnte auch deren korrosiver Einfluss auf Metalle problematisch 
werden (siehe Knabe [Knabe 2001] ). 

3.2 Verdichterprüfstand 

Der im Rahmen dieser Arbeit an der TU Braunschweig aufgebaute Verdich­
terprüfstand ermöglicht eine Leistungs-, Gütegrad- und Liefergradbestimmung von 
Kältemittel-Verdichtern nach ASHRAE 23 [ANSI/ASHRAE 23 1993] bzw. DIN EN 13771­
1 [DIN EN 13771-1] oder DIN 8977 [DIN 8977]. Außerdem können zur Bestimmung von 
Ventil-, Leckage-, Schadraum-, Reibleistungs- und Leckageverlusten dynamische Messungen 
des Druckes im Zylinderraum, der Saug- und Druckkammer vorgenommen und Indikator-

Abbildung 3.4: Schnittzeichung der 

Verdampfereinheit mit Wärmeübert­

rager, Ventilator, Luftkanal, Expan­

sionsventil und Abtauvorrichtung 
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Kühlwasser Ölabscheider 

Wasserkreislauf 

el. Heizung 

el. Heizung 

Verdichterantrieb 

CO2 -Kreislauf 

, I\HHn. " IXJ--- Befüllung 

Abbildung 3.5: Schema des Verdichterprüfstandes zum Test von CO2 -Fahrzeugverdichtern 

diagramme generiert werden. Ferner besteht die Möglichkeit den Ölmassenstrom in der 
Ölrückführung nach einem Ölabscheider zu bestimmen. An mehreren Positionen im CO2­

und Ölkreislauf wurden Schaugläser zur optischen Beobachtung der Strömung eingebaut. 
Abb. 3.5 zeigt den schematischen Aufbau des Prüfstandes, der aus einer Antriebseinheit für 
den Verdichter, einem Kältemittel- und einem Kühlwasserkreislauf besteht. 
Die Antriebseinheit ist speziell für schnelllaufende Verdichter bis maximal 16 kW Leistungs­
aufnahme konzipiert. Ein Elektromotor treibt über eine Riemenübersetzung eine Welle 
an, von der ein Direktantrieb des Verdichters ohne Magnetkupplung möglich ist. Auf der 
Welle sind ein Drehzahlmesser, eine Drehmomentmessgerät und eine Sicherheitskupplung 
so positioniert, so dass das Aufnahmemoment des Verdichters ohne Riemenverluste be­
stimmt werden kann. Über einen Frequenzumrichter kann die Verdichterdrehzahl zwischen 
500 min -1 und 8000 min-1 eingestellt werden. 

Der Kältemittelkreislauf ist so aufgebaut, dass wahlweise ein vollständiger Kältekreislauf 
mit überkritischer Wärmeabfuhr , Drosselung, Verdampfung und Überhitzung oder ein 
Gaskreislauf ohne Verdampfung zum Testen des Verdichters eingestellt werden kann. Der 
Saugdruck kann im Bereich von 10 bar bis 60 bar und der Hochdruck im Bereich von 
50 bar und 150 bar beliebig eingestellt werden. Dazu ist ein manuell regelbares Expansi­
onsventil und eine manuelle Füllmengen- bzw. Hochdruckregelung mit einer Lorentzen 
[Lorentzen 1990] und Pettersen [Pettersen 1998] beschriebenen Mitteldruckflasche vorge­
sehen. Zur Absicherung der Anlage gegen das Überschreiten der Auslegungsdrücke wurde 
sowohl auf der Niederdruck- als auch auf der Hochdruckseite ein Überströmventil eingebaut. 
Druckschalter unterbrechen die Spannungsversorgung des Antriebs, falls der Saugdruck 
unter einen Mindeswert oder der Hochdruck über einen Höchstwert ansteigt. Auf der 
Niederdruckseite ist eine elektrische Heizung eingebaut, mit der sich die Überhitzung des 
Kältemittels am Verdichter über einen Regler einstellen lässt. Der Gaskühler besteht aus 
einem gewendelten Koaxialrohr, das im Außenrohr mit Wasser durchströmt wird. 
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Zur Regelung des Kreislaufes wird das Wasser, das im Gegenstrom zum Kältemittel 
geführt wird auf eine Nenntemperatur über eine geregelte elektrische Heizung erwärmt, so 
dass indirekt die Gaskühleraustrittstemperatur auf der Kältemittelseite über die Wasser­
temperatur näherungsweise festgelegt wird. Der Wassermassenstrom kann über mehrere 
Drehschieberpumpen über einen großen Regelbbereich präzise eingestellt werden. 

Die Bestimmung des Kältemittelmassenstromes kann über zwei unterschiedliche Methoden 
durchgeführt werden: zum einen direkt mit Hilfe eines auf der Hochdruckseite eingebauten 
Massenstrommessgerätes, das nach dem Coriolis-Prinzip arbeitet, und zum anderen indirekt 
über die Wärmebilanz im wassergekühlten Gaskühler. Die Temperaturen des Wasser- und 
Kältemittelkreislaufes werden über Widerstandsthermometer und die Drücke über DMS­
Drucksensoren gemessen und mit Hilfe einer Messdatenerfassungsanlage aufgezeichnet. Zur 
Aufnahme von Indikatordiagrammen wurden Miniatur-Drucksensoren im Zylinderraum 
und in der Saug- bzw. Druckkammer eingebaut. Die dabei verwendeten Sensoren der Firma 
Kulite bestehen aus einer Siliziummembrane mit eindiffundierter Messbrücke, die auf 
kleinem Messquerschnitt eine hochdynamische Druckmessung zulässt. Der Drehwinkel und 
der obere Totpunkt des Kolbens wird mit Hilfe eines optischen Sensors bestimmt, der auf 
der Antriebswelle befestigt ist und im statischen Zustand mit Hilfe einer Drehvorrichtung 
auf den mit einer Messuhr bestimmten oberen Totpunkt eingestellt werden kann. Über eine 
hoch zeitaufiösende PC-Messkarte werden die Messdaten aufgezeichnet. Die Aufzeichnung 
der Indikatordiagramme wurde so durchgeführt, dass nach Aufnahme des OT-Signales pro 
Umdrehung 360 Messpunkte über 10 Umdrehungen aufgenommen werden. 

Bei der Firma Bitzer GmbH wurde ein ähnlicher Prüfstand aufgebaut, mit dessen Hilfe 
Grundsatzuntersuchungen und Güte- bzw. Liefergradmessungen möglich sind. Es wurden 
ähnlich wie an der TU Braunschweig zwei Verfahren zur Bestimmung des Kältemittelmas­
senstromes vorgesehen. Es wurde eine externe Ölversorgung mit Hydraulikpumpe und meh­
reren Ölabscheidern und Ölkühler integriert, um die Ölversorgung für den ersten Verdichter­
prototypen sicherzustellen. In einem späteren Entwicklungsstadium des Prototypen konnte 
auf die externe Ölversorgung nach einer Verbesserung des internen Schmierkonzeptes ver­
zichtet werden. 



Kapitel 4 

Ergebnisse Verdichter 

Nach der Beschreibung der in dieser Arbeit untersuchten Verdichterkonzepte bzw. Verdich­
terprototypen in Kap. 2, die mit den in Kap. 3.2 beschriebenen Verdichterprüfständen an 
der TU Braunschweig und bei der Firma Bitzer experimentell und mit Hilfe eines an der 
TU Braunschweig entwickelten Simulationsprogrammes (siehe Kap. D) theoretisch unter­
sucht wurden, werden in diesem Kapitel experimentelle und theoretische Ergebnisse dieser 
Untersuchungen präsentiert. Ziel dieser Untersuchung ist die vergleichende Untersuchung 
des druckgesteuerten Verdichters der Firma Obrist mit dem von der im Rahmen dieses Pro­
jektes entwickelten weggesteuerten Verdichters der Firma Bitzer. In Kap. 4.1 werden die 
zugrundeliegenden Konzepte eines druck- bzw. weggesteuerten Verdichters theoretisch un­
tersucht. Anschließend wird in Kap. 4.2 ein Vergleich der Prüfstandsergebnisse des Obrist­
bzw. Bitzer-Verdichtes präsentiert, die aus Messungen an den Prüfständen der TU Braun­
schweig und der Firma Bitzer ermittelt wurden. 

4.1 Theoretischer Vergleich 

Der theoretische Vergleich zwischen dem druck- und weggesteuerten Verdichterprinzip wur­
de mit Hilfe eines einfachen Modelles nach Kap. D ohne die Berücksichtigung von Leckage 
und Wärmeübertragung durchgeführt. Berechnet wurden neben Indikatordiagrammen die 
indizierten Liefer- und Gütegrade sowohl in Abhängigkeit des Druckverhältnisses als auch 
der Drehzahl (siehe Abb. 4.1-4.6). 

Die Vorteile des weggesteuerten Ventilsystems gegenüber dem druckgesteuerten Federven­
tilsystems werden aufgrund geringerer Strömungsverluste über die Saug- und Druckkanäle 
insbesondere bei hohen Drehzahlen erwartet. Die unter Variation der Drehzahl berechneten 
indizierten Liefer- und Gütegrade des weggesteuerten Verdichters, die in Abb. 4.1 und 
Abb. 4.2 dargestellt sind, zeigen mit zunehmender Drehzahl nur einen geringfügig abneh­
menden Verlauf, während die Güte- und Liefergrade für den druckgesteuerten Verdichter 
gemäß den höheren Ventilverlusten eine stärkere Abnahme aufweisen. 

Nachteile des weggesteuerten Verdichter-Prinzips ergeben sich aus den konstruktiv 
vorgegebenen Steuerkanten der Steuerscheibe, die den Zylinderraum unabhängig vom 
Druckverhältnis bei festeingestellten Kurbelwellenstellungen öffnen und schließen. Während 
ein optimaler Betrieb bei einem Druckverhältnis TI möglich ist, das gleich dem inne­
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ren Druckverhältnis IIi des Verdichters ist, so ergeben sich Verluste bei einem davon 
abweichenden Druckverhältnis. Für einen Betriebspunkt mit TI = TI i werden ähnliche 
Indikatordiagramme und Wirkungsgrade für beide Verdichterprinzipien erwartet. Bei 
einem niedrigeren Druckverhältnis TI < 111 ergibt sich - wie in Abb. 4.3 gezeigt ­
eine Überverdichtung des Kältemittels vor Beginn des Ausschiebevorganges und gemäß 
dem vorhandenen Schadraum eine Überexpansion bei der Rückexpansion vor Beginn des 
Ansaugvorganges. Durch diese Effekte ergeben sich im Vergleich zum druckgesteuerten 
Verdichter zusätzliche Verlustflächen im Indikatordiagramm. 
In Betriebspunkten mit TI > II i öffnen die Strömungskanäle während des Verdichtungs bzw. 
Rückexpansionsvorganges schon vor Erreichen des Hoch- bzw. Saugdruckes. Dadurch ergibt 
sich eine Rückströmung von der Druckkammer in den Zylinderraum bzw. vom Zylinderraum 
in die Saugkammer, die einem vorzeitigen Druckausgleich zwischen diesen Kammern zur 
Folge hat und damit ebenfalls zu vergrößerten Verlustflächen im Indikatordiagramm führt, 
das in Abb. 4.4. 

Die Verluste, die sich im Zusammenhang mit der Über- bzw. Unterverdichtung bei Betriebs­
zuständen mit einem Druckverhältnis kleiner oder größer als das innere Druckverhältnis 
(TI =I- TI i ) ergeben, führen zu einer Zunahme der Verdichtungsleistung und damit zu einer 
Abnahme des indiziert isentropen Gütegrades, wie in Abb. 4.6 gezeigt. Die in Abb. 4.5 
aufgetragenen berechneten indizierten Liefergrade erreichen für beide Verdichterkonzepte 
nahezu gleiche Werte. 
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4.2 Experimentelle Ergebnisse 

4.2.1 Indikatordiagramme 

Mit Hilfe des in Kap. 3.2 beschriebenen bei der TU Braunschweig aufgebauten Verdichter­

prüfstandes wurden Indizierungsmessungen des Obrist-Verdichters durchgeführt. Dazu wur­

de der Hochdruck zwischen 60 bar und 130 bar, der Saugdruck zwischen 15 bar und 50 bar
 
und die Drehzahl zwischen 800 min-1 und 6000 min-1 variiert.
 
Der konstruktive und messtechnische Aufwand für eine Indizierung des Bitzer-Verdichters
 
ist deutlich größer als beim Obrist-Verdichter, da zum einen die Sensorik in die druck­

belastete und sich drehende Zylindertrommel integriert und zum anderen das Messsignal
 
nach außen übertragen werden müsste. Daher wurden im Rahmen dieser Arbeit keine
 
Indizierungsmessungen an diesem Verdichter vorgenommen.
 

Die dynamische Druckmessung im Zylinderraum erfolgte aus konstruktiven Gründen über
 
eine kurzes Kapillarrohr, wodurch aufgrund der Eigenresonanz des Rohres eine Verfälschung
 
des tatsächlichen Drucksignals im Zylinderraum nicht zu vermeiden ist (siehe [Braun 1992]
 
und Rist [Rist 1995]). Daher geht aus den in Abb. 4.7-4.9 gezeigten Indikatordiagrammen
 
nicht hervor, ob es sich bei den Schwingungen beim Ansaug- bzw. Ausstoßvorgang um
 
Ventilschwingungen oder um Eigenresonanzen der Messkapillaren handelt. Ähnliche
 
Schwingungen treten auch bei von Klöcker [Klöcker 2001] über eine Kapillare gemessenen
 
Indikatordiagrammen auf.
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Abb. 4.7 zeigt Indikatordiagramme des Obrist-Verdichters bei einer Drehzahl von 
1500 min-1 für einen Hochdruck von 90 bar und Saugdrücken zwischen 15 bar und 50 bar. 
Bei hohen Saugdrücken sind deutlich größere Ventilverluste im Druckventil erkennbar als 
bei niedrigen Saugdrücken, weil der Kältemittelmassenstrom mit zunehmenden Saugdruck 
aufgrund der höheren Saugdichte und des günstigeren Liefergrades deutlich ansteigt. Die 
gute Übereinstimmung der verschiedenen Rückexpansionslinien lässt auf ein gut abdich­
tende Druck- und Saugventile schließen, die bei hohen Druckdifferenzen zwischen Druck­
bzw. Saug- und Zylinderraum keine im Indikatordiagramm sichtbare Leckage zulassen. 
Weiterhin geht aus den Diagrammen hervor, dass durch die Rückexpansionsverluste das 
für die eigentliche Verdichtung zur Verfügung stehende Hubvolumen je nach Saugdruck um 
4 % bis über 20 % reduziert wird. 

Beim Vergleich von Indikatordiagrammen nach Abb. 4.8, die bei konstantem Saugdruck und 
einer Variation des Hochdruckes aufgenommen wurden, kann eine gute Übereinstimmung 
der Verdichtungslinien beobachtet werden und ebenfalls ein Rückschluss auf eine gute 
Abdichtung der Ventile gezogen werden. Die Schadraumverluste führen zu einer Reduktion 
des effektiv zur Verfügung stehenden Hubvolumens zwischen 3 % und 15 %. Weiterhin kann 
festgestellt werden, dass die prinzipielle Form der gemessenen Indikatordiagramme bei 
einer festen DrehzaW von 1500 min-1 unabhängig vom gewählten Hoch- und Saugdruck 
beobachtet werden kann. 

Abb. 4.9 zeigt Indikatordiagramme bei einem konstantem Druckverhältnis und einer Varia­
tion der Drehzahl zwischen 800 min- 1 und 6000 min-1 

. Für die Messungen wurde der Ver­
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dichter bei Vollhub betrieben, obwohl der Verdichter normalerweise so geregelt wird, dass 
ab 1500 min- 1 das Hubvolumen über die Taumelscheibenstellung abgeregelt wird. Bis auf 
eine Veränderung der Schwingungen beim Ansaug- bzw. Ausstoßvorgang und bei der Rück­
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Abbildung 4.9: Indikatordiagramme des Obrist- Verdichters in Abhängigkeit von der Drehzahl 

für 80 bar Hoch- und 20 bar Saugdruck für Vollhub 

expansion, die vermutlich auf einen Messfehler aufgrund der Messung über eine Kapillare 
zurückzuführen ist, kann auch hier keine wesentliche Änderung der Druckverläufe beobach­
tet werden, die auf spezielle Effekte wie z.B. Ventilspätschlüsse hindeuten könnten. Da das 
Hubvolumen mit steigender Drehzahl nicht abgeregelt wurde, steigen die Strömungsverlu­
ste über das Druck- und Saugventil drastisch an, so dass der Ausgangspunkt der Verdich­
tung bei immer niedrigeren Drücken und der Ausgangspunkt der Rückexpansion bei immer 
höheren Drücken zu liegt kommt und somit kein Aufeinanderfallen der Verdichtungs- bzw. 
Rückexpansionslinien beobachtet werden kann. Abb. F.l und Abb. F.2 zeigen weitere In­
dikatordiagramme in Abhängigkeit von der Drehzahl für 40 bar bzw. 30 bar Saugdruck, die 
aufgrund der höheren Massenströme für hohe Drehzahlen deutlich größere Ventilverluste 
bei Vollhub aufweisen. Da aber im Normalbetrieb für hohe Drehzahlen das Hubvolumen 
des Verdichters ab 1500min-1 über einen Schwenkringmechanismus abgeregelt wird, sind 
im Anwendungsfall deutlich geringere Verluste zu erwarten. 

4.2.2 Güte- und Liefergrade 

Experimentell bestimmte effektive Liefergrade und effektiv isentrope Gütegrade werden 
in den Abb. 4.10-4.13 vergleichend für den Obrist- und den Bitzer-Verdichter gezeigt. 
Die Abb. 4.10 zugrunde liegenden Messungen wurden bei einem Hochdruck von 90 bar 
und 110 bar und einer Drehzahl von 1500 min-1 bzw. 1750 min-1 unter Variation des 
Saugdruckes durchgeführt. Es ergibt sich für beide Größen ein grundsätzlich ähnlicher 
Verlauf, wie für die entsprechenden theoretisch berechneten indizierten Größen in Abb. 4.5 
und Abb. 4.6. Für den effektiven Liefergrad ergeben sich für beide Verdichter je nach 
Druckverhältnis nahezu identische Werte zwischen 0,5 und 0,85. Während der effektiv 



31 

1.0 

4.2. EXPERIMENTELLE ERGEBNISSE 

isentrope Gütegrad des Obrist-Verdichters Werte zwischen 0,6 und 0,76 aufweist, liegt der 
Gütegrad des Bitzer-Verdichters bezogen auf den Gütegrad des Obrist-Verdichters um 14 % 
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von TIi = 3 ein maximalen Wert an. 
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Die Abhängigkeit der Liefer- und Gütegrade von der Drehzahl ist in den Abb. 4.12 und 
4.13 jeweils für zwei verschiedene Druckverhältnisse, wie sie typischerweise in Klima- bzw. 
Kälteanwendungen auftreten, dargestellt. Dazu wurde der Obrist-Verdichter in einem 
Drehzahlbereich von 800 min-1 bis 6000 min-1 und der Bitzer-Verdichter in einem Bereich 
zwischen 1000 min-1 und 2600 min- 1 untersucht. Für den effektiven Liefergrad ergeben sich 
bei einem niedrigen Druckverhältnis von TI = 3 für beide Verdichtertypen fast identische 
Werte. Bei einem größeren Druckverhältnis von TI = 4,5 liegt der Liefergrad des Bitzer­
Verdichters für niedrige Drehzahlen um bis zu 14 % niedriger als beim Obrist-Verdichter. 
Mit steigender Drehzahl nimmt der Liefergrad bis zu einer Drehzahl von 2000 min- 1 zu 
und für höhere Drehzahlen wieder ab. 

Für den effektiv isentropen Gütegrad ergeben sich für den Bitzer-Verdichter je nach 
Druckverhältnis und Drehzahl zwischen 10 % und 30 % niedrigere Werte. Während für ein 
niedriges Druckverhältnis der Gütegrad des Bitzer-Verdichters mit zunehmedner Drehzahl 
eine geringere Abnahme des Gütegrades aufweist als der Gütegrad des Obrist-Verdichters, 
steigt der Gütegrad für hohe Druckvehältnisse ähnlich wie der Liefergrad mit steigender 
Drehzahl zunächst an und nimmt nach Annahme eines Maximalwertes wieder ab. Dieser 
Verlauf des Liefer- und Gütegrades hängt vermutlich mit der Leckage über die Steuerscheibe 
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zusammen, die nur bei niedrigen Drehzahlen eine signifikante Verlustquelle darstellt. Die 
Abnahme des Liefer- und Gütegrades bei hohen Drehzahlen ist auf die zunehmenden 
Ventil- bzw. Strömungsverluste bei hohen Kältemittelmassenströmen zurückzuführen. 

Ein Vergleich der im Rahmen dieser Arbeit gemessenen Güte- und Liefergra­
de mit in der Literatur angegebenen Daten von druckgesteuerten einstufigen 
CO2- Verdichtern unterschiedlicher Bauart von Fagerli [Fagerli 1996), Försterling 
[Försterling 1999, Försterling 2002],Klöckner [Klöcker 2001], Heyl [HeyI2001], Huba­
cher [Hubacher 2002]' Sakamoto [Sakamoto 2000] und Yanagisawa [Yanagisawa 2000] zeigt, 
dass die hier gemessenen Werte ungefähr in der gleichen Größenordnung liegen. 

Weitere Liefer- und Gütegrade des Obrist-Verdichters sind in den Abb. F.3 und Abb. FA 
für einen Hochdruck zwischen 50 bar und 130 bar dargestellt. 

4.2.3 mechanischer Gütegrad 

Mit Hilfe des gemessenen Indikatordiagrammes kann aus der Differenz der indizierten Lei­
stung Pind und der über die Antriebswelle zugeführten effektiven Antriebsleistung Pe!! die 
Gesamt-Reibleistung Pe!! des Verdichters experimentell ermittelt werden. Bezieht man die 
Reibleistung auf die Antriebsleistung, so berechnet sich der mechanische Gütegrad nach 
Frenkel [Frenkel 1969] folgendermaßen: 

PR PR 1 
'fJmech = -- = = --p (4.1) 

Pe!! 1 + ...!:.IJ....Pind + PR p . 
md 
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In den Abb. 4.14 und 4.15 ist für den Obrist-Verdichter sowohl die Reibleistung als auch 
der mechanische Gütegrad zum einen über dem Druckverhältnis und zum anderen über der 
Drehzahl aufgetragen. Nach Abb. 4.14 liegt die Reibleistung bei einer konstanter Drehzahl 
von 1500 min- 1 in einem Bereich zwischen 200 Wund 300 W. Aufgrund der Abhängigkeit 
nach G1.4.1 nimmt der mechanische Gütegrad bei konstanter Reibleistung mit fallender 
indizierter Leistung ab. Da Pind mit zunehmenden Druckverhältnis ansteigt, nimmt 17mech 

ebenfalls zu und nimmt daher für niedrige Druckverhältnisse Werte zwischen 80 % und 
85 % und für hohe Druckverhältnisse Werte zwischen 90 % und 94 % an. 
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Abbildung 4.14: Reibleistung und me­Abbildung 4.15: Reibleistung und me­

chanischer Gütegrad in Abhängigkeit des chanischer Gütegrad in Abhängigkeit der 

Druckverhältnisses. Drehzahl 

Mit zunehmender Drehzahl nimmt die Reibleistung nach Abb. 4.15 überproportional 
zu. Für Leerlaufdrehzahlen von 800 min- 1 wurden Reibleistungen von etwa 100 Wund 
bei 6000 min-1 Werte von bis zu 1600 W bestimmt. Der mechanische Gütegrad nimmt 
mit zunehmender Drehzahl von 92 % auf 86 % ab. Die an den Reibflächen entstehende 
Reibleistung wird als Wärmestrom über den Ölfilm an die die Lagerstellen umgebenden 
Verdichterteile bzw. das Kältemittel abgegeben und führt zu einer zusätzlichen Aufheizung 
des Druckgases und Verdichtergehäuses. Daher kann mit zunehmender Drehzahl nach 
Abb. 4.19 auch eine deutliche Aufheizung der Gehäuseoberflächentemperatur beobachtet 
werden. 

Anhand dieser Daten kann eine Obergrenze für die Schleppleistung der geregelten 
Verdichter-Version mit verstellbarem Schwenkring bei minimalem Anstellwinkel abgschätzt 
werden. Nach einer Abschätzung von Süß [Süss 1998] entfallen ca. 60 % aller Reibungsverlu­
ste eines Taumelscheibenverdichters auf den Kolben-Zylinder-Kontakt, die Kolbenstangen 
und die Axiallagerung der Taumelscheibe und der Welle. Unter der Annahme, dass diese 
Aufteilung auf Schwenkringverdicher übertragbar ist, kann unter Berücksichtigung der beim 
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minimalen Hub vorhandenen Reibungs- und Strömungsverluste davon ausgegangen werden, 
dass die Schleppleistung in der Größenordnung von etwa 50 % der gemessenen Reibleistung 
liegt, d.h. je nach Drehzahl Werte zwischen 50 Wund 800 W annimmt. Dieser Schätzwert 
stimmt ungefähr mit den von Földi [Földi 1998] an einem Taumelscheibenverdichter gemes­
senen Werten überein. 

4.2.4 Bestimmung des Ölanteiles 

Der Massenstrom und die Dichte in der Ölrückführung hinter dem Ölabscheider des Obrist­
Verdichters wurde mit einem Coriolis-Massenstrommessgerät gemessen. Der Massenstrom 
des reinen Ölstromes wurde unter folgenden Annahmen berechnet: 

•	 Das Öl-C02-Gemisch weist unter den an der Messstelle herrschenden Bedingungen 
eine vollständige Mischungslücke auf. 

•	 Die gemessenen Dichten und Massenströme des 2-Phasengemisches geben den 
tatsächlichen Gesamtmassenstrom bzw. die Gesamtdichte des Gemisches korrekt wie­
der. 

•	 Die Öldichte hängt linear von der Temperatur ab. 
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Abbildung 4.16: Relativer Ölmassenanteil Abbildung 4.17: Relativer Ölmassenanteil 

in der Ölrückjührung über Druckverhält- in der Ölrückjührung über Drehzahl 

nzs 

Aus den so ermittelten Werten für die Massenströme des reinen Öls und des ÖI-C02­

Gemisches in der Ölrückführung wurden zunächst ein relative Massenströme berechnet, 
die jeweils auf den gemessenen Gesamtmassenstrom hinter dem Ölabscheider bezogen 
sind. Diese relativen Massenströme sind in Abb. 4.16 über dem Druckverhältnis und in 
Abb. 4.17 über der Drehzahl aufgetragen. Die Zunahme des relativen Ölmassenstromes mit 
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dem Druckverhältnis von 1 % auf bis zu 4,5 % hängt vermutlich damit zusammen, dass der 
Ölmassenstrom mit steigendem Druckverhältnis deutlich weniger stark abnimmt als der 
Kältemittelmassenstrom. Der durch die Ölrückführung zurückgeleitete e02-Massenstrom 
nimmt mit steigendem Druckverhältnis deutlich zu, da über der Öldrossel eine kleinere 
Druckdifferenz anliegt. 

Der relative Ölmassenstrom nimmt nach Abb. 4.16 mit zunehmender Drehzahl von 3 % bei 
800min-1 auf weniger als 1 % bei 6000min-1 ab. Der zusammen mit dem Ölmassentrom 
durch die Ölrückführung strömende relative Kältemittelmassenstrom nimmt je nach Druck­
verhältnis und Drehzahl Werte zwischen 1% und 5 % an und führt zu einer Verminderung 
des Liefergrades insbesondere bei hohen Druckverhältnissen und niedrigen Drehzahlen. 

4.2.5 Verdichtertemperaturen 

Bei einem ölgeschmierten Verdichter darf die maximale Öl- bzw. Kältemitteltemperatur die 
thermische Zersetzungstemperatur des verwendeten Kältemittelöles nicht überschreiten. 
Aufgrund einer temperaturbedingten Viskositätserniedrigung des Schmiermittles die insbe­
sondere auch auf die guten Lösungseigenschaften von überkritischen e02 zurückzuführen 
sind, muss bei hohen Temperaturen im Verdichter immer auf eine ausreichend hohe 
Viskosität des Schmiermittel geachtet werden (siehe Bock [Bock 1997]). 

Seine maximale Momentantemperatur nimmt das Kältemittel während des instationär 
verlaufenden Ausstoßprozesses im Zylinderraum an. Die maximale zeitlich gemittelte 
Kältemitteltemperatur wird dagegen erst im oder hinter dem Druckventilkanal in der 
Druckkammer erreicht. Aufgrund der Wärmeübertragung im Zylinderkopf kühlt sich 
das Druckgas ab, bevor es den Verdichter über den Druckstutzen verlässt. Daher ist 
die gemessene Temperatur im Druckstutzen immer niedriger als die erreichte Maximal­
temperatur im Verdichter. Messungen an verschiedenen eo2- Verdichtern zeigen, dass 
die in der Druckkammer gemessene Kältemitteltemperatur um bis zu 10 K über der 
Temperatur am Stutzen liegen kann. Nach Fahl [Fahl 2000] sollte die maximale Verdich­
tertemperatur bei einem mit PAG1-ÖI geschmierten R 134a-Verdichter einen Wert von 
160 oe nicht überschreiten, da eine längere thermische Beanspuchung zur Bildung von 
säurehaitigen, korrosiven Abbauprodukten führen kann. Der von Verdichterherstellern für 
R 134a-Verdichter üblicherweise angegebene Höchstwert für die Verdichtungsendtempera­
tur, die am Druckstutzen gemessen wird, liegt deshalb bei 140 oe (siehe [Bock GmbH 1998]). 

Um den erhöhten thermischen Anforderungen, die an das Öl beim Einsatz in eo2­

Verdichtern gestellt werden, gerecht zu werden, werden momentan Schmierstoffe auf 
synthetischer Basis entwickelt, die insbesondere auch durch den Zusatz von Additiven eine 
höhere thermische Stabilität ereichen. Von Fahl [Fahl 2001, Fahl 2000], Hesse [Hesse 1997] 
und Li [Li 2000, Li 2002] wurden Experimente zur thermischen Stabilität von verschiedenen 
Versuchsölen unter einer e02-Atmosphäre bei einer Temperatur zwischen 150 oe und 
175 oe über einen Zeitraum zwischen 7 Tagen bis zu 8 Wochen durchgeführt. Die Ergeb­
nisse zeigen, dass für bestimmte Schmierstoffe wie z.B die neu entwickelten aromatischen 
Esteröle aber auch herkömmliche Polyolesteröle, Polyalphaolefine und Polyalkylenglykol 
bei Verwendung in e02-Anlagen eine höhere thermische Beständigkeit im Vergleich zur 

1Polyalkylenglykol ist der Standard Schmierstoff für mobile R 134a-Klima- und Kälteanlagen 
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Abhängigkeit von der Drehzahl 

Verwendung in R 134-Anlagen erzielt werden kann. Fahl [Fahl 2000] geht davon aus, dass 
nach bisherigen Erkenntnissen, für verschiedene CO2-Anwendungsbereiche unterschiedliche 
Schmierstaffe zum Einsatz kommen werden. 
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Die Abb. 4.18 und 4.19 zeigen gemessene Verdichtertemperaturen für den Obrist- bzw. 
Bitzer-Verdichter sowohl in Abhängigkeit vom Druckverhältnis als auch von der Drehzahl. 
Während die Messungen am Obrist-Verdichter mit einer Kältemittelüberhitzung von 10 K 
durchgeführt wurden, wurde beim Bitzer-Verdichter eine Überhitzung von 20 Keingestellt. 
Um die Temperaturen der Verdichter miteinander vergleichen zu können, wurden die 
Temperaturen des Bitzer-Verdichters um 10 K nach unten korrigiert. 

Während sich für niedrige Druckverhältnisse nach Abb. 4.18 bezüglich der Verdichtungs­
endtemperatur keine großen Unterschiede für die beiden Verdichtertypen ergeben, so liegt 
für hohe Druckverhältnisse zwischen 5 und 6 die Verdichtungsendtemperatur des Bitzer­
Verdichters um 20 K bis 30 K über der des Obrist-Verdichters. Dies hängt zum einen mit 
einem relativ hohen Ölmassenstrom des Bitzer-Verdichters zusammen, der im Ölabscheider 
abgeschieden, und nach Passieren des Ölkühlers und der Öldrossel in die Saugleitung geleitet 
wird und dort das Sauggas deutlich erwärmt. Zum anderen treten aufgrund der großen Reib­
flächen an der Steuerscheibe und zwischen der Zylindertrommel und dem Verdichtergehäuse 
beim Bitzer-Verdichter im Vergleich zum Obrist-Verdichter vermutlich größere Reibleistun­
gen auf, die zu einer zusätzlichen Erwärmung des Verdichters führen. Beim Obrist-Verdichter 
tritt sowohl mit zunehmenden Druckverhältnis als auch mit zunehmender Drehzahl ein star­
ker Anstieg der Gehäusetemperatur auf Werte von bis zu 130°C auf. Die gemessenen maxi­
malen Verdichtungsendtemperaturen erreichen beim Obrist-Verdichter einen Wert von bis 
zu 165°C und beim Bitzer-Verdichter Werte bis 185 oe (bei n =1500 min-1 und n=5,5 bzw. 
6). Damit liegen die beim Bitzer-Verdichter gemessenen Temperaturen schon im Bereich des 
kritischen Wertes von 180°C, der nicht überschritten werden sollte. Da für höhere Dreh­
zahlen bei diesen Druckverhältnissen höhere Temperaturen erwartet werden, muss entweder 
eine Drehzahlbeschränkung oder eine Regelung des Verdichters in Betracht gezogen werden. 

4.3 Schlussfolgerungen 

Die gemessenen Liefergrade des druckgesteuerten Schwenkringverdichters der Firma Obrist 
weisen bei Drehzahlen von 1500 min-i, mittleren Hochdrücken und Druckverhältnissen 
hohe Werte von bis zu 90 % auf. Die entsprechenden Gütegrade erreichen bei diesen 
Randbdingungen Werte bis 75 %. Der Verlauf der gemessenen Indikatordiagramme lässt 
auf ein günstiges dynamisches Verhalten der Ventile unabhängig von Druck und Drehzahl 
schließen, der lediglich mit steigender Drehzahl zunehmende Druckverluste über die Ventil­
kanäle aufzeigt. Bei Kälteanwendungen fällt der Liefergrad des ungeregelten Verdichters bei 
Variation der Drehzahl von beinahe 80 % (800 min- 1) auf 65 % (6000 min-1) und der Güte­
grad von 70 % auf 50 % ab. Der mechanische Gütegrad erreicht Werte, die in Abhängkeit 
von Druck und Drehzahl zwischen 85 % und 95 % liegen. Der auf den Gesamtkältemittel­
massenstrom bezogene rel. Ölmassenstrom in der Ölrückführung liegt zwischen 1% und 4 %. 

Der bei einem Vergleich zwischen druck- und weggesteuerten Verdichterprinzip theore­
tisch ermittelte prinzipielle Verlauf des indizierten Liefer- und Gütegrades konnte durch 
gemessene Werte für den effektiven Liefer- und Gütegrad beider Verdichterprinzipien 
gut wiedergegeben werden. Während der effektive Liefergrad für den Bitzer- und Obrist­
Verdichter nahzu gleiche Werte aufweist, liegt der Gütegrad des Bitzer-Verdichters bezogen 
auf den Obrist-Verdichter um 14 % bis 25 % niedriger und nimmt wie erwartet für das 
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innere Druckverhältnis von 3 ein Maximum an. Vielversprechende Ergebnisse ergeben sich 
beim Bitzer-Verdichter für höhere Drehzahlen. Für hohe Druckverhältnisse (Kälteanwen­
dungen) nimmt der Gütegrad mit zunehmender Drehzahl deutlich zu und bei niedrigen 
Druckverhältnissen (Klimaanwendungen) ist die beobachtete Abnahme etwas geringer als 
beim Obrist-Verdichter, wenn auch die Absolutwerte bei dieser ersten Prototypversion 
verglichen mit dem Obrist-Verdichter um 10 % bis 15 % niedriger ausfallen. 

Die Verdichtungsendtemperaturen liegen beim Bitzer-Verdichter vor allem für hohe Druck­
verhältnisse um bis zu 20 K höher als beim Obrist-Verdichter und überschreiten damit bei 
Kälteanwendungen insbesondere bei höheren Drehzahlen die kritische Grenze von 180 oe. 
Allerdings ist es möglich, durch eine bessere Ölkühlung eine niedrigere Temperatur zu 
erzielen. 



Kapitel 5 

Ergebnisse Kälteanlagen 

In diesem Kapitel werden Ergebnisse von experimentellen und theoretischen Unter­
suchungen verschiedener Prototypenanlagen präsentiert, die auf Messreihen an einem 
Kälteanlagenprüfstand der Firma Konvekta (siehe Kap. 3.1) und Simulationsrechnungen 
mit einer Simulationsplattform der TU Braunschweig (siehe Kap. C) basieren. 

In Kap. 5.1 werden experimentelle Ergebnisse wie Kälteleistung, Leistungszahl und Ver­
dichtungsendtemperatur in Abhängigkeit von Umgebungstemperatur, Kühlraumtempera­
tur und Drehzahl dargestellt. In Kap. 5.2 werden Simulationsergebnisse einer optimierten 
CO2-Anlage mit deutlich reduziertem Verdichter-Hubvolumen mit Ergebnissen einer theore­
tisch untersuchten R 134a-Anlage verglichen. Außerdem werden Anlagenverschaltungen mit 
Nieder- und Hochdrucksammler in Kap. 5.3 und eine Wärmepumpenschaltung in Kap. 5.4 
diskutiert. 

5.1 Experimentelle Untersuchung 

An dem in Kap. 3.1 beschriebenen Kälteanlagenprüfstand wurden Messungen an 
der in Kap. 1.1 beschriebenen Rl34a-Serienanlage und den in Kap. 3 beschriebenen 
CO2-Versuchsanlagen nach DIN 8958 [DIN 8958] durchgeführt. Insgesamt wurden drei 
verschiedene CO2-Anlagenversionen Anlage A, Anlage B und Anlage C experimentell unter­
sucht. Zunächst wurde eine Versuchsanlage ohne internen Wärmeübertrager (Anlage A) und 
mit internem Wärmeübertrager (Anlage B) untersucht, wobei die übrigen Komponenten 
dieser beiden Anlagen identisch sind. Anschließend wurde eine Anlage mit modifizierter 
Gaskühler- und Verdampfereinheit und internem Wärmeübertrager (Anlage C) aufgebaut 
und untersucht. 

Dazu wurden Leistungsprüfungen bei drei verschiedenen Umgebungstemperaturen (20°C, 
30°C und 42 °C), drei verschiedenen Kühlraumtemperaturen (12°C, O°C und -20°C) und 
zwei verschiedenen Drehzahlen (1640 min- 1 und 3270 min- 1 ) durchgeführt. Die Befüllung 
der Anlage erfolgte innerhalb einer Messreihe immer mit einer konstanten Füllmenge. 
Außerdem wurde im Expansionsventil eine bei allen Messungen konstante Überhitzung 
eingestellt. Nach Erreichen des Betriebspunktes wurde jeweils im Beharrungszustand über 
einen Zeitraum von 2 hein Messpunkt aufgenommen. Weiterhin wurden Abkühlversuche 
und ein Test der Abtauvorrichtung durchgeführt. Insgesamt wurde mit allen Anlagenvari­
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anten eine Testlaufzeit von etwa 500 Betriebsstunden erzielt. 

Außerdem wurde ein Kühlfahrzeug einer Supermaktkette mit einer Tiefkühlanlage ausge­
stattet und in einem ersten Straßeneinsatz über etwa 100 Betriebsstunden getestet. 

5.1.1 optimale Füllmenge 

Die Versuchsanlagen sind mit einem thermostatischen Expansionsventil ausgestattet, das 
die Überhitzung am Ausgang des Verdampfers bzw. des internen Wärmeübertragers regelt. 
Auf eine spezielle Hochdruckregelung wird bei diesem Regelungskonzept verzichtet. Statt­
dessen werden die Anlagen mit einer konstanten Kältemittelfüllmenge befüllt und es stellt 
sich je nach Betriebszustand ein Hochdruck entsprechend der Füllmenge ein. Ein wichti­
ges Kriterium bei diesem Regelkonzept ist die Wahl der richtigen Kältemittelfüllmenge. In 
Abb. 5.1 bzw. Abb. 5.2 sind gemessene und berechnete Werte der Anlage C (mit IWÜ) für die 
Kälteleistung bzw. die Leistungszahl in Abhängigkeit vom Hochdruck für eine Umgebungs­
temperatur von 30°C und eine Verdichterdrehzahl von 1640 min-1 aufgetragen. Außerdem 
sind jeweils Linien konstanter Füllmenge eingetragen. 
Aus diesen Abbildungen ist zu erkennen, dass die Maxima der Kälteleistung bei einem 5 bar 
bis 10 bar höheren Hochdruck erreicht werden als die Maxima der Kälteleistungszahl. Für 
eine bestimmte Kühlraum- und Umgebungstemperatur ist es daher möglich, die Anlage so zu 
befüllen dass entweder eine maximale Kälteleistung oder maximale Leistungszahl erreicht 
wird. Da die Maxima dicht beieinander liegen und einen sehr flachen Verlauf aufweisen, 
ergeben sich keine großen Einbußen, wenn die Anlage so befüllt wird, dass der Hochdruck 
ungefähr zwischen den beiden Maxima liegt. Die berechneten Linien konstanter Füllmenge 
zeigen, dass bei der Variation der Kühlraumtemperatur zwischen -20 oe und 12 oe eine 
feste Kältemittelfüllmenge gewählt werden kann, bei der sowohl die Kälteleistung als auch 
die Leistungsziffer um weniger als 1 % von den zu erwarteten Maximalwerten abweichen. 
Berechnungen ergeben, dass die Abweichung von den maximalen Werten bei Variation der 
Umgebungstemperatur deutlich größer ausfällt und sowohl die Kälteleistung als auch die 
Leistungziffer zwischen 5 % (bei 40°C) und 10 % (bei O°C) unter dem Maximalwerten liegen 
kann, die bei optimalem Hochdruck theoretisch erreicht werden könnten. 

5.1.2 Leistungsprüfungen 

Variation der Umgebungstemperatur 

Abb. 5.3 zeigt die gemessene und berechnete Kälteleistung in Abhängigkeit von der Umge­
bungstemperatur für die AnlageC (mit IWÜ). Diese Anlage wurde experimentell nur mit 
internem Wärmeübertrager im Kälteanlagenprüfstand untersucht. Die Kälteleistung nimmt 
mit sinkender Umgebungstemperatur zu. Dies hängt mit der Verringerung des Hochdruckes 
und der Gaskühleraustrittstemperatur zusammen, die zu einer Vergrößerung der Verdamp­
fungsenthalpie führen. Der niedrigere Hochdruck bewirkt ein kleineres Druckverhältnis, das 
widerum zu einem höheren Liefergrad des Verdichters führt. Da keine Messungen ohne in­
ternen Wärmeübertrager durchgeführt wurden, konnte für diese Anlage der Nutzen des 
internen Wärmeübertragers nur aus den berechneten Werten der Anlage mit und ohne in­
ternen Wärmeübertrager abgeschätzt werden. Der berechnete relative Nutzen liegt zwischen 
0% und 16 % bezogen auf die Leistung der Anlage ohne internen Wärmeübertrager. Der 



41 5.1. EXPERiMENTELLE UNTERSUCHUNG 

6 

3:4 
~ 

c:: 

ao 

2 

o I I , , I I , , , I I I I I • I , I I , ! , , It t 

70 80 90 100 110 120 
Pd in bar 

o Messung 12°C 

... Messung O·C 

X Messung -20·C 

- Rechnung 12°C 

--Rechnung O°C 

--Rechnung -20°C 

• - - Linien konstanter 
Füllmenoe 

Abbildung 5.1: Nutzkälteleistung in Abhängigkeit vom Anlagenhochdruck für ver­

schiedene Kühlraumtemperaturen bei Tu = 30 °C und n = 1640 min-1 für Anlage C 
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Abbildung 5.3: Nutzkälteleistung in Abhängigkeit von Tu für 12°0, 0°0 und -20°0 Kühl­

raumtemperatur und n = 1640min-1 für Anlage 0 (mit IWÜ), Vergleichsrechnung ohne IWÜ 

Nutzen des internen Wärmeübertragers hängt dabei von der Größe der Temperaturdiffe­
renz zwischen Umgebungs- und Kühlraumtemperatur ab. Ein großer Nutzen ergibt sich bei 
niedrigen Kühlraumtemperaturen und Umgebungstemperaturen von über 30 oe (siehe auch 
Kap.5.2). 

Variation der Kühlraumtemperatur und Vergleich mit Referenzanlagen 

Die in Abb. 5.4 bis Abb. 5.6 gezeigten Diagramme zeigen die gemessene Kältelei­
stung bzw. die Leistungszahl für die e02-Anlagee (mit IWÜ) im Vergleich mit einer 
R 134a-Frischdienstanlage und einer R404A-Transportkälteanlage größerer Leistungsklas­
se in Abhängigkeit von der Kühlraumtemperatur. Während die R 134a-Referenzanlage, wie 
oben beschrieben, mit einem Verdichter mit 155 cm3 Hubvolumen ausgestattet ist, besitzt 
der Verdichter der R404A-Referenzanlage ein deutlich größeres Hubvolumen von 233cm3 

und die Anlage Wärmeübertrager mit entsprechend größeren Übertragungsflächen. 
Im Vergleich zur R 134a-Serienanlage ergeben sich für die Anlage e etwa 50 % bis 100 % 
höhere Werte für die Kälteleistung. Insbesondere für hohe Drehzahlen (3000 min-1) und 
niedrige Kühlraumtemperaturen (-20°C) schneidet die e02-Anlage besonders gut ab. 
Bezüglich der Leistungszahl werden für Kühlraumtemperaturen von 12 oe und 0 oe un­
gefähr gleiche Werte wie bei der R 134a- und R404A-Serienanlage erreicht. Für niedrige 
Kühlraumtemperaturen von -20 oe liegt die Leistungszahl der e02-Anlage etwa 40 % bzw. 
46 % unterhalb der Leistungszahl der R 134a bzw. R404A-Anlage. 
Die hohen Werte für die Kälteleistung zeigen, dass das Hubvolumen des verwendeten eo2­
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Abbildung 5.4: Nutzkälteleistung in Abhängigkeit von der Kühlraumtemperatur Ti für CO2 , 

R134a und R404A bei Tu =30°C 

Verdichters deutlich reduziert werden kann, um eine mit der R 134a-Referenzanlage ver­
gleichbare Kälteleistung zu erzielen. Da bei einer Reduzierung des Hubvolumens geringere 
Kältemittelmassenströme und damit kleinere Wärmeleistungen und Druckverluste zu erwar­
ten sind, kann bei einer Anlage mit identischen Wärmeübertragern eine Verbesserungen der 
Leistungszahl erzielt werden. Ergebnisse einer Simulationsrechnung mit einem reduzierten 
Hubvolumen und identischen Wärmeübertragern werden in Kap. 5.2 vorgestellt. 

Variation der Drehzahl 

Die Leistungsmessungen der Anlage C (mit IWÜ) wurden jeweils bei zwei verschiedenen 
Drehzahlen bei 1640min-1 und 3270min-1 durchgeführt. Da der verwendetet Verdichter 
am Verdichterprüfstand in einem Drehzahlbereich zwischen 800min-1 und 6000min- 1 

untersucht wurde, konnte mit Hilfe der experimentell ermittelten Kennlinie eine Simulation 
der Gesamtanlage im Drehzahlbereich zwischen ebenfalls 800min-1 und 6000min- 1 

durchgeführt werden. Verschiedene Größen wie Kälteleistung, Kälteleistungszahl, Saug­
und Hochdruck und die Verdichtungsendtemperatur wurden für die verschiedenen Kühl­
raumtemperaturen in Abb. 5.7 bis Abb. 5.10 über der Drehzahl dargestellt. 
Die Kälteleistung nimmt nach Abb. 5.7 mit zunehmender Drehzahl zu, aber der Anstieg 
wird mit zunehmender Drehzahl immer flacher. Dieser Verlauf hängt zum einen mit der 
begrenzten Wärmeübertragungsfläche der Wärmeübertrager zusammen. Die Übertragung 
immer größerer Leistungen wird nur durch eine Vergrößerung der treibenden Temperaturdif­
ferenz möglich. Während der Verdampfungsdruck sinkt, steigen Hochdruck und damit das 
Druckverhältnis mit zunehmender Drehzahl nach Abb. 5.9 an. Weitere Verluste entstehen 
durch die Druckverluste in den Rohrleitungen. Zum anderen nimmt der Güte- und Liefer­
grad des Verdichters mit steigender Drehzahl vor allem aufgrund von Ventilverlusten und 
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Abbildung 5.6: COP in Abhängigkeit von der Kühlmumtempemtur Ti für C021 R 134a und 

R 404A bei Tu = 30 0 C 
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zunehmender Reibleistung ab. Dadurch kann mit zunehmender Drehzahl nur ein geringerer 
Kältemassenstrom gefördert werden. Außerdem ist eine erhöhte Energieaufnahme erforder­
lich. Aufgrund dieser Effekte nimmt die Kälteleistungszahl nach Abb. 5.8 mit steigender 
Drehzahl ab. Diese Abnahme ist umso stärker, je größer die Zunahme der Kälteleistung 
ausfällt. Während die gemessenen Daten für die Kälteleistung und die Prozessdrücke 
in Abb. 5.7 und Abb. 5.9 gut mit den berechneten Werten übereinstimmen, liefert die 
Rechnung für die Kälteleistungszahl bei niedrigen Kühlraumtemperaturen deutlich höhere 
Werte als die Messung. Möglicherweise hängt diese Abweichung mit einer Ungenauigkeit 
bei der Bestimmung des Verdichterantriebsleistung im Kälteanlagenprüfstand zusammen. 

Ein wichtiger Parameter für den Betrieb der Anlage ist die Verdichtungsendtemperatur die 
im Dauerbetrieb einen Wert von 180 oe nicht überschreiten sollte, da das Kältemaschinenöl 
bei höheren Temperaturen möglicherweise keine ausreichende chemische Stabilität mehr 
aufweist und von einer möglichen Zersetzung gefährdet ist (siehe dazu auch Kap.4.2.5). Die 
Berechnung liefert allerdings für Drehzahlen von über 2500 min- 1 auch Temperaturen die 
deutlich über 180 oe liegen. Dass die gemessenen Werte unter den berechneten Werten liegen, 
hängt möglicherweise mit der Position des Temperatursensors im Kälteanlagenprüfstand 
zusammen, der nicht die Temperatur in der Strömung misst, sondern die Temperaturen an 
der Rohrwand. 

5.1.3 Abkühlversuche 

Es wurden Abkühlversuche durchgeführt, um sicherzustellen, dass die Anlage in der Lage 
ist, ein in der Sonne stark aufgeheiztes Fahrzeug abzukühlen. Die in Abb. G.l dargestell­
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te Abkühlkurve zeigt die Abkühlung der Innenraumkammer von anfänglich 50 oe Kühl­
raumtemperatur bei 50 0 e Umgebungstemperatur und einer Drehzahl von 1640min-1 . Der 
Abkühlversuch wurde beim Erreichen einer Temperatur von -16 oe abgebrochen. Der Ver­
lauf der Abkühlkurve ist vergleichbar mit R134a-Serienanlagen. 

5.1.4	 Funktion der Heißgasabtauung 

Für die Funktionsüberprüfung der Heißgasabtauung wurde für ein Zeitintervall von 10 Minu­
ten das Heißgas vom Verdichter über die Heißgasleitung in die Abtauleitung des Verdamp­
fers geleitet (siehe Abb. B.3). Dazu wurden anfangs jeweils zwei manuell zu bedienende 
Kugelhähne in der Druck- bzw. Abtauleitung und bei späteren Experimenten ein elektrisch 
gesteuertes 3/2-Wege-Ventil verwendet. Bei den durchgeführten Experimenten konnte ein 
ähnlich gutes Abtauverhalten wie bei einer Serienanlage beobachtet werden. 

5.2	 Theoretische Untersuchungen mit einer optimier­

ten CO2-Anlage 

Die durchgeführten Experimente mit den Laborkälteanlagen A, Bund C zeigten im Ver­
gleich zur R 134a-Referenzanlage deutlich höhere Nutzkälteleistungen bei gleicher oder et­
was geringerer Leistungszahl (siehe Kap. 5.1.2). Zur Erzielung gleicher Kälteleistungen kann 
daher das Hubvolumen des CO2- Verdichters weiter reduziert werden. Unter Beibehaltung 
der übrigen Anlagengeometrie, insbesonderere der Größe der Wärmeübertragungsfiächen, 
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ist dann mit einer Steigerung der Kälteleistungszahl zu rechnen. Daher wurde eine Simu­
lationsrechnung mit zwei modifizierten CO2-Anlagen duchgeführt. Diese Anlagen bestehen 
mit Ausnahme des Verdichters aus identischen Komponenten, wie Anlage A (ohne internen 
Wärmeübertrager) bzw. AnlageB (mit internem Wärmeübertrager). AnlageB besitzt iden­
tische Komponenten wie Anlage A und ist zusätzlich noch mit einem internen Wärmeübert­
rager ausgestattet. Das Hubvolumen des Verdichters wurde nun so gewählt, dass bei einer 
Kühlraumtemperatur von -20 oe, einer Umgebungstemperatur von 28 oe und einer Drehzahl 
von 1500 min- 1 bei einer Überhitzung von 5 K die Nutzkälteleistung der e02-Anlage mit 
internem Wärmeübertrager etwa gleich der Nutzkälteleistung der R 134a-Referenzanlage ist. 
Unter diesen Voraussetzungen ergab sich ein Hubvolumen von nunmehr 13 cm3 , d.h. ein et­
wa 12 mal geringeres Hubvolumen als bei dem verwendeten Rl34a-Verdichter mit 155cm3. 

Sonnekalb [Sonnekalb 2002] gibt für eine Transportkälteanlage sogar ein Verhältnis von 13,3 
an. Als Kühlraumtemperatur wurde für die Simulationen eine feste Temperatur von -20 oe 
gewählt. 

5.2.1 Variation der Umgebungstemperatur 

Es wurde ein theoretischer Vergleich der e02-Anlagen mit und ohne internen Wärmeübert­
rager und einem Verdichter mit reduziertem Hubvolumen und der R 134a-Anlage 
durchgeführt. Alle Anlagen wurden bei Variation der Umgebungstemperatur im Bereich 
zwischen 0 oe und 50 oe bei einer konstanten Drehzahl von 1500 min- 1 untersucht. 
Dabei ergeben sich für die R 134a-Anlage nach Abb. G.2 und G.3 sowohl bezüglich der 
Kälteleistung als auch der Leistungszahl höhere Werte bei Umgebungstemperaturen von 
über 30 oe und niedrigere Werte für Umgebungstemperaturen von unter 30 oe. Die von 
der e02-Anlage mit internem Wärmeübertrager erreichte Kälteleistung bzw. Leistungszahl 
liegt bei einer Umgebungstemperatur von 50 oe um 20 % bzw. 24 % niedriger und bei 0 oe 
um 13 % bzw. 17 % höher als bei der R 134a-Anlage. 

Der interne Wärmeübertrager der e02-Anlage führt nach Abb. G.2 und G.3 vor allem 
für Umgebungstemperaturen über 20 oe zu einer Verbesserung der Kälteleistung und Lei­
stungszahl. Bei einer Umgebungstemperatur von 50 oe ergab sich dadurch eine Steigerung 
der Kälteleistung von bis zu 43 % und der Leistungszahl von bis zu 30 % gegenüber einer 
Anlage ohne internen Wärmeübertrager. 

5.2.2 Variation der Drehzahl 

Weiterhin wurde eine Variation der Drehzahl zwischen 800 rnin-1 und 6000 min-1 (der 
Drehzahlbereich der R 134a-Anlage liegt normalerweise zwischen 800 min -1 und 3500 min -1 ) 

durchgeführt. Für die Berechnung der e02-Anlage wurden im Rahmen dieses Projektes 
gemessene Güte- und Liefergrade in Abhängigkeit von Druckverhältnis und Drehzahl (siehe 
Kap. 4) zugrunde gelegt. Da für die R 134a-Anlage lediglich Messwerte in Abhängigkeit 
vom Druckverhältnis für eine Drehzahl von 1500min-1 zur Verfügung standen, wurden 
diese Güte- und Liefergrade als konstant über den gesamten Drehzahlbereich angenommen, 
was natürlich eine idealisierte Annahme ist. Nach Sakomoto [Sakamoto 2000] ist für einen 
R 134a-Verdichter bei Ps = 40 bar und Pd = 120 bar (Klimaanwendungen) mit zunehmender 
Drehzahl eine ähnliche Abnahme des Liefer- und Gütegrades wie bei einem eo2- Verdichter 
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zu erwarten. 

Trotzdem schneidet nach Abb. GA und G.5 die R 134a-Anlage für hohe Drehzah­
len besonders bezüglich der berechneten Kälteleistung deutlich schlechter ab, als die 
untersuchten e02-Anlagen. Für Leerlaufdrehzahlen werden geringfügig bessere Kälte­
leistungen und Leistungszahlen erzielt. Das Maximum der Leistungszahl bei niedrigen 
Drehzahlen, das für alle drei Anlagen beobachtet werden kann, hängt mit der Gebläse­
leistung des Verdampfers zusammen, die von der Gesamtkälteleistung abgezogen wird, 
um die aufgetragene Nutzkälteleistung zu berechnen. Diese Gebläseleistung von 200 W 
beeinflusst den drehzahlabhängigen Verlauf der Leistungszahl bei niedrigen Kälteleistungen. 

5.2.3 Verdichtungsendtemperatur 

Die Verdichtungsendtemperatur wurde vergleichend für die e02 - und R 134a-Anlage be­
rechnet und in Abhängigkeit von der Umgebungstemperatur in Abb.G.6 und der Drehzahl 
in Abb.G.7 dargestellt. Für eine Drehzahl von 1500min- 1 ergeben sich im Vergleich zur 
R 134a-Anlage für die e02-Anlage etwa um 20 K höhere Verdichtungsendtemperaturen, 
während für höhere Drehzahlen insbesondere für die Anlage mit internem Wärmeübertrager 
noch höhere Temperaturdifferenzen berechnet wurden. Betrachtet man den Drehzahlbereich 
herkömmlicher Anlagen (800min-1 bis 3500min-1

), so bleibt die Verdichtungsendtempe­
ratur der e02-Anlage mit internem Wärmeübertrager bei 30 oe Umgebungstemperatur 
mit 155 oe noch unterhalb der der in Kap. 4.2.5 erwähnten Höchstgrenze von 180 oe. 
Berechungen für eine Drehzahl von 3500 min- 1 ergeben bei einer Umgebungstemperatur 
von 40 oe eine Austrittstemperatur von 176 oe. 

Im Rahmen dieses Projektes durchgeführte Berechnungen zeigen, dass für überkritische Be­
triebszustände die Kälteleistung und die Kälteleistungszahl um zu 15 % gesteigert werden 
kann, wenn die Überhitzung des Kältemittels bei gleichem internen Wärmeübertrager von 
5 Kauf 25 K erhöht wird (siehe dazu Abb. G.8 bis Abb. G.lO). Allerdings ergeben sich bei 
dieser Anlage für Temperaturen von unter 20 oe Umgebungstemperatur deutlich schlechte­
re Kälteleistungen und Leistungszahlen, da ein Großteil dieser Überhitzung im Verdampfer 
stattfindet. Um dieses Problem zu lösen, kann ein thermostatisches Expansionsventil mit va­
riabler Überhitzungsregelung eingesetzt werden. Dieses stellt dann in Abhängigkeit von der 
Umgebungs- oder Gaskühleraustrittstemperatur eine variable Kältemittelüberhitzung ein, 
die mit steigender Umgebungstempratur zunimmt. Aufgrund der mit zunehmender Kälte­
mittelüberhitzung entsprechend höheren Verdichtungsendtemperaturen sollte allerdings für 
die in dieser Arbeit vorgegebenen Randbedingungen die Kältemittelüberhitzung einen Wert 
von 5 K bis maximal 10 K nicht übersteigen, da ansonsten für hohe Drehzahlen und Umge­
bungstemperaturen Probleme mit der Ölbeständigkeit auftreten. 

5.3 Anlagenverschaltung mit Sammler 

Es wurden Berechnungen mit einer Anlagenverschaltung mit internem Wärmeübertrager 
und Niederdrucksammler (siehe Kap. 1.2.2) durchgeführt. Zur Regelung der Anlage wurde 
eine Hochdruckregelung verwendet. Damit kann der Hochdruck über das Expansionsventil 
so eingestellt werden, dass die Anlage entweder mit optimaler Kälteleistung oder optimaler 
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Leistungszahl arbeitet. Die Ergebnisse dieser Simulationsrechnung sind in Abb. G.8 bis 
Abb. G.10 in Abhängigkeit von der Umgebungstemperatur dargestellt. Vorteilhaft sind 
vor allem die für niedrige Umgebungstemperaturen erzielten hohen Leistungszahlen. 
Nachteilig ist die hohe Verdichtungsendtemperatur, die bei einer Drehzahl von 1500 min-1 

für Umgebungstemperaturen von etwas über 40 oe schon Werte von über 200 oe annehmen 
und damit die maximal zulässige Öltemperatur deutlich überschreiten. 

Soll in die Anlage ein Sammler eingebaut werden, um bei möglichen Kältemittelleckagen 
einen Weiterbetrieb der Anlage zu ermöglichen, kommt aufgrund der hohen Verdich­
tungsendtemperaturen beim Einbau eines Niederdrucksammlers zwischen Verdampfer und 
internen Wärmeübertrager nur ein Niederdrucksammler in Frage, der vor dem Verdampfer 
eingebaut wird (siehe Kap. 1.2.3). Außerdem ist der Einbau eines Hochdrucksammlers 
hinter dem Gaskühler oder ein Mitteldrucksammler nach Kap. 1.2.3 möglich. 

Rechnungen für eine Verschaltung mit einer im Durchmesser vergrößerten Druckleitung er­
geben, dass die Gesamtkältemittelbefüllung der Anlage erheblich vergrößert werden kann 
und gleichzeitig ein Betrieb mit hoher Kälteleistung und Leistungszahl möglich ist. Im Fall 
einer Leckage ist aufgrund des vergrößerten Gesamt-Anlagenvolumens mit einer geringeren 
Abnahme der Kälteleistung bzw. Leistungszahl zu rechnen. Für eine um 2,51 vergrößer­
te Druckleitung ergibt sich nach Abb. G.n bei einer Leckage von etwa 300g Kältemittel 
nur eine Verringerung der Kälteleistung um 7 %, während für die Anlage ohne vergrößerte 
Druckleitung eine Reduktion von 38 % erwartet wird. 

5.4 Anlage mit Wärmepumpenschaltung 

Für die theoretische Untersuchung einer Wärmepumpenverschaltung wurde die Verschal­
tung der in Kap. 5.2 untersuchten Anlagen für e02 und R 134a entsprechend der in 
Kap. 1.2.4 bzw. in Abb. 1.9 beschriebenen Wärmepumpenverschaltung abgeändert. Für eine 
Kühlraumtemperatur von 12 oe wurde die Heizleistung des Verdampfers und die Leistungs­
zahl der Wärmepumpe in Abhängigkeit von der Umgebungstemperatur berechnet und in 
den Abb. G.12 und G.13 dargestellt. Für niedrige Umgebungstemperaturen von -20 0 e liegt 
die mit der e02-Anlage erzielbare Heizleistung um bis zu 20 % und für 5 oe um 3 % über 
der mit der R 134a-Anlage erzeugbaren Leistung. Bezüglich der LeistungszaW ergeben die 
Berechnungen für die e02-Anlage sogar zwischen 12% und 45% höhere Werte. 

5.5 SchIussfolgerungen 

Untersuchungen verschiedener fahrzeugnaher Kälteanlagen-Prototypen in einem Kälte­

anlagenprüfstand, sowie einer in einem Kühlfahrzeug einer Supermarktkette im ersten
 
Straßeneinsatz getestestete Tiefkühlanlage zeigen eine gute Funktionstüchtigkeit und
 
Zuverlässigkeit bei den durchgeführten Abkühl- und Leistungstests.
 
Funktionstests der Heißgasabtauung bewiesen ein günstiges Abtauverhalten der Anlage.
 
Durchgeführte Leistungsmessungen ergaben für alle Anlagen deutlich höhere Kälteleistun­

gen und je nach Betriebszustand gleiche und niedrigere Leistungszahlen im Vergleich zur
 
untersuchten R 134a-Serienanlage.
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Simulationsrechnungen an einer optimierten CO2-Anlage mit reduziertem Verdichter­
hubvolumen ergaben für eine mittlere Drehzahl günstigere Leistungszahlen und größere 
Kälteleistungen für den relevanten Temperaturbereich bei Umgebungstemperaturen unter 
30°C. Für hohe Umgebungstemperaturen lagen die berechneten Leistungszahlen und 
Kälteleistungen etwas niedriger als bei der R 134a-Anlage. Für hohe Drehzahlen ergeben 
sich für die CO2-Anlage bezüglich der Leistung und Effizienz weitere Vorteile. 
Die berechnete Verdichtungsendtemperatur überschreitet bei der untersuchten Anlage 
für eine Überhitzung von weniger als 10 K und Drehzahlen bis 3500 min- 1 bei einer 
Umgebungstemperatur von 40°C nicht den kritischen Wert von 180°C. Eine höhere 
Kältemittelüberhitzung ist aufgrund der hohen Verdichtungsendtemperatur nicht sinnvoll. 
Durch einen internen Wärmeübertrager kann die Kälteleistung um bis zu 43 % und die 
Leistungszahl der Anlage um bis zu 30 % bei gesteigert werden. 
Ein Nutzen durch den internen Wärmeübertrager ergibt sich erst für Umgebungstempera­
turen von über 20°C. Für niedrigere Temperaturen hat der interne Wärmeübertrager keine 
negativen Auswirkungen auf den Prozess. 
Untersuchungen an verschiedener Anlagenverschaltungen mit Niederdruck- und Hochdruck­
sammler ergaben, dass der Einbau eines Hochdrucksammler hinter dem Gaskühler einen 
Weiterbetrieb der Anlage mit akzeptablen Leistungsdaten auch im Falle von begrenzten 
Kältemittelleckagen ermöglicht. Die Verwendung eines Niederdrucksammlers hinter dem 
Verdampfer hat sich für die untersuchte Anlage aufgrund der zu hohen Verdichtungsend­
temperatur als nicht empfehlenswert herausgestellt. 

Für eine Wärmepumpenverschaltung wurden deutlich höhere Leistungszahlen und Heizlei­
stungen im Vergleich zur untersuchten R 134a-Anlage berechnet. 



Kapitel 6 

Ökologische und ökonomische 

Bilanzierung 

In diesem Kapitel wird zunächst basierend auf Ergebnissen einer TEWI1-Studie eine ökolo­
gische Bilanzierung präsentiert. Innerhalb dieser Studie wurde ein TEWI-Vergleich zwi­
schen einer R 134a-Serienanlage und der im Rahmen dieser Arbeit untersuchten CO2­

Transportkälteanlage durchgeführt. Im zweiten Teil dieses Kapitels wird eine Kostenauf­
stellung durchgeführt, um die möglichen Mehrkosten einer in Serie gefertigten CO2-Anlage 
gegenüber einer herkömmlichen R 134a- bzw. R404-Anlage abschätzen zu können. 

6.1 Umweltrelevanz 

Zur umfassenden Beurteilung von Kältemitteln empfiehlt Frischknecht [Frischknecht 1999] 
neben der Abschätzung von Treibhausgasemissionen die Einbeziehung weiterer Umwelt­
auswirkungen. Beim Vergleich von R 134a bzw. R404A mit CO2 als Kältemittel für 
Transportkälteanlagen müssen unter anderem der Primärenergieaufwand, das ozonschicht­
abbauende Potential, das Treibhaus-, Versauerungs-, Ökotoxizitäts- und Humantoxizitäspo­
tential der Kältemittel betrachtet und miteinander verglichen werden. 

Obwohl R134a selbst kein ozonschichtabbauendes Potenzial besitzt, weist Frischknecht 
[Frischknecht 1999] darauf hin, dass alle kommerziellen Produktionswege über Fluorkoh­
lenwasserstoffe (R 113 und R 114a) oder teilhalogenierte Fluorkohlenwasserstoffe (R 133a, 
R 123 und R 124) führen, die eine ozonabbauende Wirkung besitzen. Nach Campbell 
[Campbell 1998] können die CO2-Emissionen, die beim Herstellungsprozess von R 134a ent­
stehen, gegenüber den Gesamtemissionen einer Kälteanlage vernachlässigt werden. Nach 
Frischknecht [Frischknecht 1999] fallen Abfallprodukte wie Salz- und Flusssäure an, die ent­
sorgt werden müssen. Kohlendioxid wird mit Hilfe von Rückgewinnungsanlagen aus indu­
striellen Abgasen oder aus natürlichen Gasvorkommen mit hohem CO2-Gehalt gewonnen. 
Dazu ist nur ein geringer zusätzlicher Energieaufwand nötig und es fallen keine Abfallpro­
dukte an. 
Als Abbauprodukte von R 134a fällt neben Flussäure vor allem die praktisch nicht ab-

ITotal Equivalent Warming Impact 

51 
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baubare und giftige Trifiuoressigsäure2 an (siehe Kotamarthi [Kotamarthi 1998]). Während 
Flussäure mit einem Versauerungspotenzial von 1,6 S02-Äquivalenten zur Versauerung 
der Umwelt beiträgt, bildet auch Trifluoressigsäure in wässriger Lösung eine starke Säure. 
Trifluoressigsäure ist aufgrund ihrer Toxizität, Persistenz und Herbizidität als eine proble­
matische Substanz zu betrachten, die nach Römpp [Römpp 1995] in konzentrierter Form 
stark ätzend auf Haut, Schleimhäute und Atemwege wirkt. Inwieweit aber eine Anreiche­
rung von Trifluoressigsäure in ökologisch sensiblen Gebieten aber überhaupt möglich ist, 
wird momentan allerdings unterschiedlich bewertet (siehe Frischknecht [Frischknecht 1999], 
Berg [Berg 2000] und Tromp [Tromp 1995]). R 134a besitzt aber den Vorteil, dass es auch 
in höheren Konzentrationen in der Atemluft als unbedenklich eingestuft werden kann. Da­
gegen führt das Einatmen von Kohlendioxid bei einer Konzentration von über 10 % zu 
Bewustlosigkeit, Krämpfen und Kreislaufschwäche und kann bei höheren Konzentrationen 
zum Atemstillstand und Tod führen (siehe Römpp [Römpp 1995] und Eyer [Eyer 2002]). 

Beitrag zum Treibhauseffekt 

Um den Beitrag einer Transportkälteanlage im Betrieb hinsichtlich des anthropogenen Treib­
hauseffektes vergleichend bewerten zu können, wurde eine Bilanzierung der treibhauswirk­
samen Gesamtemissionen anhand einer TEWI-Studie nach DIN EN 378-1 [DIN EN 378-1] 
durchgeführt. Basierend auf einer numerischen Simulation des Gesamtsystems wurde ein 
Vergleich zwischen einer Rl34a-Serienanlage und der in Kap. 5.2 beschriebenen optimierten 
Version einer e02-Kälteanlage durchgeführt. Beide Anlagen sind hinsichtlich der Übertra­
gungsflächen und der Lüfter mit nahezu identischen Wärmeübertragern ausgestattet. Die 
Verdichter haben ein Hubvolumen von 155 cm3 (RI34a-Anlage) bzw. 13 cm3 (e02-Anlage). 
Die e02-Anlage ist im Gegensatz zur R 134a-Anlage mit einem internen Wärmeübertra­
ger ausgestattet. Beide Anlagen werden direkt vom Fahrzeugmotor über einen Keilriemen 
angetrieben. 

Umgebungs­

temperatur 

R 134a-Anlage e02-Anlage R 134a-Anlage e02-Anlage 

Leistungszahl eop Kälteleistung Qo in kW 
ooe -20 0e ooe -20 0e ooe -20 0e ooe -20 0e 

40 0e 1,078 0,614 1,055 0,513 2,493 0,942 2,024 0,804 

30 0e 1,342 0,833 1,475 0,806 2,863 1,203 2,565 1,172 

25°e 1,487 0,953 1,730 0,972 3,041 1,329 2,851 1,365 

20 0e 1,643 1,081 2,016 1,139 3,217 1,452 3,139 1,559 

15°e 1,808 1,218 2,261 1,288 3,384 1.572 3,398 1,709 
100e 1,986 1,362 2,561 1,494 3,548 1,689 3,683 1,895 

5°e 2,177 1,515 2,880 1,733 3,707 1,802 3,973 2,085 
ooe - 1,677 - 1,943 - 1,910 - 2,235 

-5°e - 1,848 - 2,212 - 2.016 - 2.405 

Tabelle 6.1: Leistungszahlen und Kälteleistungen von R 134a-Referenz8J1lage und 002 ­

Anlage im Vergleich für O°C und -20°0 Kühlraumtemperatur 

2CF3COOH 
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Die Kälteleistung und die Leistungszahl wurden für eine mittlere Drehzahl von 1500 min-1 

für verschiedene Umgebungstemperaturen und Kühlraumtemperaturen von 0 oe und -20 oe 
berechnet (siehe Tab. 6.1). 
Mit Hilfe von meteorologischen Daten nach DIN 4710 [DIN 4710] wurde für die Stadt Braun­
schweig die Betriebszeit und die aufzubringende Kühllast nach DIN 8959 [DIN 8959J der An­
lagen in Abhängigkeit von der Umgebungstemperatur ermittelt. Dazu wurde ein Fahrzeug 
mit einem Kühlaufbau von 14 m3 Ladevolumen und einem k-Wert von 0,4 m1K gewählt. Es 
wurde angenommen, dass das Fahrzeug im Langstreckenbetrieb und nur in der Zeit zwi­
schen 8:00 Uhr Morgens und 18:00 Uhr Abends in Betrieb ist. Aufgrund von Wartung, 
Reparatur und Feiertagen wurde davon ausgegangen, dass das Fahrzeug nur 80% der Tage 
eines Jahres in Betrieb ist. Als Zeithorizont für die Studie wurde eine Betriebszeit n von 
10 Jahren veranschlagt. Basierend auf diesen Annahmen können die direkten und indirek­
ten e02-Emissionen der beiden Anlagen mit Hilfe des TEWI-Ansatzes nach DIN EN 378-1 
[DIN EN 378-1J folgendermaßen berechnet werden: 

T EWI = T EWIdirekt + T EWIindirekt 

- GWHoo' [L· n+mKM' (1- Qre)J 

"QoC19u) T( ~u) D+~ .--. ß· n +,' fJ· mKA' . n (6.1) 
i}u COP(~u) T/tot 

TEWI Total Equivalent Warming Impact [kg C02J 

GWPlQO Global Warming Potential [ kg C02 ]
kg Kältemittel 

L Leckagerate [k9 Kältemittel]
Jahr 

n Betriebszeit der Kälteanlage [Jahre] 

mKM Kältemittelfüllmenge [kg] 

Qre Recycling-Faktor [-J 

Qo(~u) Kälteleistung in Abhängigkeit von ~u [kWJ 

eOP(~u) Gesamtleistungszahl in Abhängigkeit von ~u [-] 
T(~u) Jährliche Betriebsstunden in Abhängigkeit von ~u [~] 

T/tot Gesamtwirkungsgrad der Antriebseinheit [-J 

ß eo2- Emissionen pro erzeugter kWh [k9 C02]kWh , zusätzlicher Kraftstoffverbrauch pro 100 kg Last 10.000 km [dm3 Kraftstoff]
lQOkg ·lQOOOkm 

fJ e02-Emissionen pro Liter Kraftstoff [ kg C02 ]
dm3 Kraftstoff 

mKA Masse der Klimaanlage [kgJ 

D Gefahrene Distanz pro Jahr [J:~r ] 

Tabelle 6.2: Verzeichnis der in der TEWI-Formel verwendeten Formelzeichen 
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Die Bedeutung der Formelzeichen ist in Tab. 6.2 erklärt. Um die Abhängigkeit von Leistungs­
zahl und Kälteleistung von der Umgebungstemperatur f)u zu berücksichtigen, wurden die 
Betriebsstunden verschiedenen Temperaturklassen zugeordnet für die jeweils die Leistungs­
zahl eOP('z9u ), die Kälteleistung Qo(f)u) und die jährlichen Betriebsstunden r(f)u) berechnet 
werden können. Durch Summation über die Anzahl der gewählten Temperaturklassen ergibt 
sich der Gesamtemmissisonswert der Anlage. 

R 134a-Referenzanlage eOz-Anlage
I I ~ " 

GWPlOO 1300 1 

L 0,44kgjJahr (20% von mKM ) 0,4 kgjJahr (20%)von mKM 

n 10 Jahre 10 Jahre 

mKM 2,2kg 2kg 

are 0,75 0 

'r/tot 0,21 0,21 

ß 0243 k9C02 
, kWh 

0243 kgC02 
' kWh 

Tabelle 6.3: Parameter für die TEWI-Berechnung 

Parameter, die nicht innerhalb dieser Arbeit bestimmt wurden, wie die Leckagerate L, 
der Recycling-Faktor are, der Gesamtwirkungsgrad der Antriebseinheit 'r/tot und die pro 
kWh erzeugten eOz-Emissionen ß, wurden in Anlehnung an die Literatur (siehe Frisch­
knecht [Frischknecht 1999], Schwarz [Schwarz 2001]' Fischer [Fischer 1994] und Pettersen 
[Pettersen 1996]) entsprechend nach Tab. 6.3 gewählt. Der Anteil an Emissionen, der durch 
den Transport der Anlage entsteht, wurde nicht berücksichtigt. Um die Emissionen einer 
R404A-Anlage grob abschätzen zu können, wurde davon ausgegangen, dass die indirekten 
Emissionen aufgrund einer besseren Leistungszahl um 20 % geringer ausfallen als bei der 
detaillierter untersuchten R 134a-Anlage. 

Die Ergebnisse dieser Berechnung sind in Tab. 6.4 aufgelistet und in Abb. 6.1 graphisch 
dargestellt. 

TEWI-Werte R 134a-Anlage eOz-Anlage R 404A-Anlage 

in kg eoz -20 oe ooe -20 oe ooe -20 oe ooe 

TEWIdirekt 5.940 5.940 0 0 16.137 16.137 

TEWIindirekt 18.238 14.122 17.072 9.859 14.591 11.298 

I TEWIgesamt I1 24.178 I 20.062 117.072 I 9.859 I 30.728 J27.435 I 

Tabelle 6.4: Berechete TEWI- Werte für die untersuchte R 134a- und COz- Transportkälte­

anlage bzw. eine TEWI-Abschätzung für eine R 404A-Anlage 

Daraus geht hervor, dass die eOz-Emissionen der eOz-Anlage gegenüber der R134a-Anlage 
sowohl für 0 oe als auch für -20 oe Kühlraumtemperatur um ca. 30 % bzw. 50 % (10 t bzw. 
7 t) niedriger ausfallen. Dies hängt zum einen mit der im Vergleich zur R 134a-Anlage 
günstigeren Leistungszahl der eOz-Anlage im unterkritischen Betrieb zusammen, da die 
mit Abstand meisten Betriebsstunden der Kälteanlagen bei einer Umgebungstemperatur 
zwischen 10 oe und 20 oe geleistet werden (siehe dazu Tab. 6.4). Außerdem kommt bei 
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Abbildung 6.1: Berechnete indirekte und direkte TEWI- Werte für eine R 134a bzw. R404A 

und CO2 -Transportkälteanlage bei O°C und -20°0 Kühlraumtemperatur 

der R 134a-Anlage zusätzlich noch eine direkte Emission von fast 6 t dazu (ca. 25 % der 
Gesamtemissionen), die bei der CO2-Anlage entfällt. Für eine Anlage mit dem Kältemittel 
R 404A ergibt sich trotz eines geringeren indirekten Emissionsanteiles eine größere Gesam­
temission, da R404A einen um 2,7 mal höheren GWP-Wert3 besitzt als R134a. 

Wird für die Beheizung des Kühlgutes bei kälteempfindlichem Transportgut eine CO2­

Anlage mit Wärmepumpenfunktion verwendet, ergeben sich weitere Vorteile für die 
Emissions- und Energiebilanz. 

6.2 Kostenvergleich 

Um eine ökonomische Bewertung einer zukünftigen CO2-Serienanlage durchführen zu
 
können, wurde eine R 134a-Serienanlage komponentenweise mit einer fiktiven serienrei­

fen CO2-Anlage verglichen. Da es bisher aber weder eine Serienfertigung von CO2­


Anlagenkomponenten noch einer vollständigen Anlage gibt, können die Kosten einer Se­

rienanlage nur vom heutigen Wissensstand ausgehend abgeschätzt werden.
 
In Tab. 6.5 sind zunächst die prozentualen Fertigungskosten bezogen auf die Gesamtanla­

genkosten einer Serien-Transportkälteanlage für R 134a bzw. R 404A aufgelistet (siehe auch
 
Abb. H.1). Ausgehend von diesen Daten wurde eine Kostenabschätzung für die CO2-Anlage
 
vorgenommen.
 
In Tab. 6.6 sind die relativen Kosten der Einzelkomponenten bezogen auf die Einzelkosten
 
in Tab. H.l abgeschätzt. Die Summe wurde über eine Gewichtung mit den Anteilen aus
 

3Der GWP-Wert von R134a liegt unter Annahme eine Zeithorizontes von 100 Jahren bei 1200, während 

dieser für R404A einen Wert von 3260 annimmt. 
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Tab. 6.5 berechnet. 

Für die Fertigung der Wärmeübertrager werden um 50 % höhere Kosten erwartet, da statt 
Kupferrohren Stahlrohre verwendet werden müssen, deren Verarbeitung aufwändiger ist. 
Komponenten wie Rohrleitungen,Gebläse, Gehäuse, Anlagensteuerung und der Elektromo­
tor für den Standbetrieb inklusive Riemenscheibe und Riemen können in beiden Anlagen 
unverändert eingesetzt werden. Ebenso werden sich die Kosten für den Zusammenbau 
voraussichtlich nicht verändern. Sammelgefäß und Befüllungsschauglas entfallen bei der 
CO2-Anlage, dafür wird aber ein interner Wärmeübertrager benötigt. Weitere Änderungen 
werden sich beim Expansionsventil ergeben, das je nach Ausführung als Kapillarrohr 
billiger und als geregeltes thermostatisches Expansionsventil teurer werden könnte. Ebenso 
könnten die Kältemittelschläuche, der Ölabscheider und das Magnetventil für die Abtau­
vorrichtung aufgrund der Hochdruckausführung teuerer werden. Die beiden Verdichter4 

, 

die bezüglich der Gesamtkosten stark ins Gewicht fallen und bei der R 134a-Anlage mit 
13 % der Gesamtanlagenkosten zu Buche schlagen, unterscheiden sich in ihrer Bauart 
deutlich von den R 134a-Verdichtern. Mit Mehrkosten wird vor allem aufgrund der hohen 
Druckfestigkeit und höheren Materialbeanspruchung zu rechnen sein. Andererseits können 
Kosten aufgrund der kleineren Baugröße eingespart werden. 

In der Summe liegen die unter diesen Voraussetzungen abgeschätzten Fertigungskosten für 
eine CO2-Serienanlage etwas über den Kosten für eine zur Zeit verfügbare Serien-R 134a­
Anlage. Je nach Kalkulation könnten zwischen 16 % und 34 % höhere Gesamtkosten entste­
hen. Eingespart werden könnten Kosten bei der Wartung und Reparatur einer CO2-Anlage, 
da das Kältemittel nicht mehr aufwändig abgesaugt und entsorgt werden muss und eine 
vorhandene weltweite Infrastruktur für die Versorgung mit Kohlendioxid vorhanden ist und 
kein Recycling erforderlich ist. 

4Die betrachtete Anlage ist mit einem elektrisch angetriebenen Verdichter für den Standbetrieb und 

einem über den Fahrzeugmotor direkt angetriebenen Verdichter ausgestattet. 
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R 134a-Transportkälteanlage 

Fertigungskosten bezogen auf 
Komponente 

die Gesamtanlagenkosten 

Verdampfer komplett mit Gehäuse und Gebläse 11% 

Verflüssiger komplett mit Gehäuse und Gebläse 9% 

Rohrleitungen 2% 

Kältemittelschläuche 5% 

Expansionsventil 1%
 

Trockner mit Sammler und Schauglas
 3% 

Ölabscheider 4% 

2 Verdichter 13%
 

Elektromotor mit Riemenscheibe und Riemen
 6%
 

Magnetventil mit Druckschalter und Kabel
 3% 

Steuerung mit Gehäuse 19% 

Kältemittel R 134a bzw. R404A 2% 

Fertigung 22% 
, , 

Summe 100% 

Tabelle 6.5: Fertigungskosten einer R 134a-Transportkälteanlage 

CO2- Transportkälteanlage 

Kosten der CO2-Anlage im 
Komponente 

Verhältnis zur R 134a-Anlage5 

Verdampfer komplett mit Gehäuse und Gebläse 150% 

Verflüssiger komplett mit Gehäuse und Gebläse 150% 

Rohrleitungen 100% 

Kältemittelschläuche 150 % bis 200 % 

Expansionsventil 80% bis 200% 

Trockner und interner Wärmeübertrager 100 % bis 150 % 

Ölabscheider 110 % bis 150 % 

2 Verdichter 130 % bis 200 % 

Elektromotor mit Riemenscheibe und Riemen 100% 

Magnetventil mit Druckschalter und Kabel 120 % bis 200 % 

Steuerung mit Gehäuse 100% 

Kältemittel R 134a bzw. R404 5% 

Fertigung 100% 

ISumme gewichtet mit den Anteilen aus Tab. 6.5 I 116 % bis 134 % 
. 

Tabelle 6.6: Veranschlagte Fertigungskosten einer CO2 -Anlage im Verhältnis zu einer R 134a­

Anlage 





Kapitel 7 

Fazit 

Der Einsatz von Kohlendioxid in Frischdienst- und Transportkälteanlagen stellt für 
eine gemäßigte Klimazone eine umweltfreundliche Alternative zu dem Einsatz von 
HFKW-Kältemitteln wie R134a, R404A und R410A dar. Untersuchungen verschiedener 
fahrzeugnaher Kälteanlagen-Prototypen in einem Kälteanlagenprüfstand, sowie einer in 
einem Kühlfahrzeug einer Supermarktkette im ersten Straßeneinsatz getestestete Tiefkühl­
anlage zeigen eine gute Funktionstüchtigkeit und Zuverlässigkeit bei den durchgeführten 
Abkühl- und Leistungstests. Eine ausreichende Abtauung des Verdampfers kann durch 
eine Heißgasschaltung oder eine Wärmepumpenschaltung erzielt werden. Bei Verwendung 
einer Wärmepumpenschaltung zur Heizung des Kühlgutes wurden im Vergleich zu einer 
R 134a-Anlage deutlich höhere Heizleistungen und Leistungsziffern berechnet. 
Messungen ergaben im Vergleich zu einer untersuchten R 134a-Serienanlage deutlich höhere 
Kälteleistungen sowohl im Frischdienst- als auch im Tiefkühlbetrieb. Im Frischdienstbetrieb 
konnten gleiche Leistungszahlen erzielt werden, wohingegen im Tiefkühlbetrieb niedrigere 
Leistungszahlen gemessen wurden, da das Verdichterhubvolumen im Verhältnis zu den 
verwendeten Wärmeübertragungsfiächen überdimensioniert war. 
Simulationsrechnungen an einer optimierten CO2-Anlage mit reduziertem Verdichter­
hubvolumen ergaben für eine mittlere Drehzahl günstigere Leistungszahlen und größere 
Kälteleistungen für den relevanten Temperaturbereich bei Umgebungstemperaturen unter 
30 oe. Für hohe Umgebungstemperaturen lagen die berechneten Leistungszahlen und 
Kälteleistungen etwas niedriger als bei der R 134a-Anlage. 
Rechnungen und Rechnungen ergaben, dass durch einen internen Wärmeübertrager sowohl 
die Kälteleistung als auch die Leistungszahl der Anlage deutlich gesteigert werden kann. 
Untersuchungen an verschiedenen Anlagenverschaltungen mit Niederdruck- und Hochdruck­
sammler zeigten, dass der Einbau eines Hochdrucksammler hinter dem Gaskühler einen 
Weiterbetrieb der Anlage mit akzeptablen Leistungsdaten auch im Falle von begrenzten 
Kältemittelleckagen ermöglicht. 
Die gemessenen und berechneten Verdichtungsendtemperaturen liegen bei der untersuchten 
Anlagen unter dem kritischen Wert von 180°C, wenn eine Überhitzung von weniger als 
10 K eingestellt und auf einen Niederdrucksammler hinter dem Verdampfer verzichtet wird. 

Der von der Firma Bitzer konstruierte CO2- Verdichterprototyp nach weggesteuertem 
Funtionsprinzip konnte in einer zweiten Modifikationsstufe so weit entwickelt werden, dass 
neben Funktionstests auch Leistungstests zur Bestimmung von Güte- und Liefergraden am 
Prüfstand durchgeführt werden konnten. 
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Ein Vergleich der Bewertungsgrößen mit einem ebenfalls auf dem Prüfstand untersuchten 
druckgesteuerten Schwenkring-Verdichterprototypen der Firma Obrist ergab nahezu 
identische Ergebnisse bezüglich des Liefergrades, der für eine mittlere Drehzahl hohe Werte 
bis zu 85 % aufweist. Die gemessenen Werte für den Gütegrad des Bitzer-Verdichters 
lagen je nach Druckverhältnis um 14 % bis 25 % niedriger als die gemessenen Gütegrade 
des Obrist-Verdichters, für den Werte bis zu 80 % gemessen wurden. Vielversprechende 
Ergebnisse bezüglich des Gütegrades ergaben sich beim Bitzer-Verdichter wie erwartet 
für den Bereich hoher Drehzahlen. Da der im Rahmen dieses Projektes neu entwickelte 
Bitzer-Verdichter sich erst in der zweiten Entwicklungsstufe befindet, ist mit einem größeren 
Optimierungspotential im Vergleich zum bereits weiterentwickelten Obrist-Verdichter zu 
rechnen. 
Weiterhin bestätigten die Messungen, dass aufgrund der hohen volumetrischen Kältelei­
stung und der günstigen Liefergrade der untersuchten CO2- Verdichter eine vergleichsweise 
hohe Leistungsdichte erzielt werden kann. Für die Anwendung in Frischdienst- bzw. 
Tiefkühlanlagen ist zur Erzielung gleicher Kälteleistungen bei gleicher Drehzahl dabei im 
Vergleich zu R 134a ein um den Faktor 8 bis 10 kleineres Hubvolumen erforderlich. Bei 
höheren Drehzahlen kann dieses Verhältnis noch günstiger ausfallen. 

Zur Weiterentwicklung der bisher untersuchten Prototypenanlage sind sowohl im Bereich der 
Verdichterentwicklung als auch bei der Anlagenkonstruktion weitere Entwicklungsschritte 
erforderlich. Neben einer weiteren Untersuchung der Anlage im Straßeneinsatz über einen 
längeren Zeitraum ist vor allem eine begleitende Untersuchung durch Langzeittests von 
großer Bedeutung, um die Lebensdauer einzelner Anlagenkomponenten - insbesondere des 
Verdichters - zu ermitteln und zu überprüfen. 
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Anhang A
 

Kältemittel
 

Stoff Eigenschaften in der Atmosphäre 

LFU Zeit 2 ODP GWP 
Name Formel 

% Jahre 20 Jahre 100 Jahre 

Kohlendioxid (R744) CO2 - 120 0 1 1 

FCKW-12 (R12) CF2Cl2 - 102 1 7100 8500 

HFCKW-22 (R22) CHF2Cl - 13,3 0,055 4100 1700 

HFKW-32 (R32) CH2F2 12,7 5,6 0 650 

HFCKW-115(RI15) C2FsCl - 1700 0,6 5500 9300 

HFKW-125 (RI25) C2HFs - 32,6 0 4700 2800 

HFKW-134a (R134a) C2H2F4 - 14,6 0 3200 1300 

HFKW-143a (RI43a) C2H3F3 7 48,3 0 4500 3800 

HFKW-152a (RI52a) C2H4F2 5,1 1,5 0 510 140 

R404A (R125+R143a+R134a) (44 : 52 : 4) - 0 3260 

R407C (R32+RI25+RI34a) (23: 25 : 52) - 0 1600 

R410A (R32+RI25) (50 : 50) - 0 1730 

R502 (R22+R115) (48,8 : 51,2) - 0,33 5600 

R507 (RI25+RI43a) (50 : 50) - 0 3800 

Tabelle A.l: Eigenschaften verschiedener Kältemittel 
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Anhang B 

Schaltpläne der Versuchsanlagen 

B.I CO2- Verdichterprüfstand 
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69 B.2. R 134A-SERIENANLAGE 

B.2 R 134a-Serienanlage
 

Sammler 

Filtertrockner 

Schauglas 
@ 

Ölabschneider 

Verdampfer 

Heißgas­
abtauung 

I .l '-J !__Oberhitzungs-
Ty + QY i regelung 

:_---------------------------------------------------------." 

Abbildung B.2: Schaltplan der untersuchten R 134a- Transportkälteanlage 

B.3 CO2- Versuchsanlage 
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p 

Ölabscheider 

IWT< I I I 

Verdampfer 

Abbildung B.3: Schaltplan der untersuchten CO2 - Transportkälteanlage 



Anhang C 

Anlagensimulation 

Zur theoretischen Untersuchung eines vollständigen Kältekreislaufes wurde eine bei der Fir­
ma KONVEKTA AG von Tegethoff [Tegethoff 1999] entwickelte objektorientierte Simula­
tionsumgebung für stationäre und transiente Klima-, Kälte- und Wärmepumpenprozesse 
verwendet. Für die vergleichende Untersuchung der in dieser Arbeit betrachteten Verdich­
terkonzepte wurde an der TU Braunschweig ein Simulationsmodell für Kältemittelverdichter 
entwickelt. Sowohl die experimentell als auch die theoretisch bestimmten Verdichterkenn­
daten können über eine Schnittstelle in die Simulationsumgebung der Gesamtanlage ein­
gegeben werden. Dadurch steht ein effektives Werkzeug zur Verfügung, mit dessen Hilfe 
verschiedene Anlagenverschaltungen und Verdichterkonzepte theoretisch untersucht werden 
können. 

c.!	 Simulationsplattform für Kälte- und Wärmepum­

pensysteme 

Die verwendete Simulationsplattform ist unter der objektorientierten Programmierspra­
che C++ implementiert und besitzt eine graphische Benutzeroberfläche zur Systemde­
finition und Darstellung der Berechnungsergebnisse. Mit Hilfe eines sogenannten Fluid­
Informationsfluss-Diagrammes wird die Modellierung der gewählten Anlagenkomponenten 
und -Verschaltung vorgenommen und das zugehörige algebraische Gleichungssystem be­
stimmt. Dieses wird anschließend nach der Wahl geeigneter Anfangsbedingungen durch 
einen numerischen Algorithmus gelöst. Das Programm zeichnet sich durch folgende Cha­
rakteristika aus: 

• Eine enveiterbare Modellbibliothek mit zum Teil sehr komplexen transienten und stati ­
schen Modellen für die einzelnen Bauteile, wie z.B. Lamellenrohrbündel-Wärmeübert­
rager, Verdichter, Sammler, Rohrleitungen und Expansionsventil steht zur Verfügung. 

•	 Es sind beliebige Verschaltung von Bauteilen und variablen Systemverschaltungen 
möglich, wie z.B Standardkältekreisläufe und Wärmepumpenverschaltungen jeweils 
erweiterbar mit internem Wärmeübertrager bzw. Sammler und Ventilatoren bzw. Luft­
kanälen. Zusätzlich ist ein Einbau von diversen Regelungen, wie z.B. Hochdruckrege­
lung oder Überhitzungsregelung möglich. 
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Abbildung C.I: Fluid-Informationsfiuss-Diagramm der R 134a-Anlage mit Sammler und der 

CO2 -Anlage mit innerem Wärmeübertrager und Überhitzungsregelung am Austritt des inter­

nen Wärmeübertragers 

•	 Die Kältemittelfüllmenge des Gesamtsystems und einzelner Komponenten wird 
berücksichtigt. 

•	 Weitere Bibliotheken sind vorhanden, wie z.B. eine Kältemittelbibliothek, eine Biblio­
thek für Wärmeübergangs- und Druckabfallsbeziehungen speziell für CO2 , sowie eine 
Bibliothek für numerische Methoden. 



Anhang D 

Verdichtermodell 

Es wurde ein numerisches Modell für Kältemittelverdichter entwickelt, das den Ver­
dichtungsvorgang im Zylinderraum für reale Gase als 1-Knotenmodell basierend auf der 
Kinematik des Kolbens bzw. des Kurbel- oder Axialantriebs, der Bilanzgleichungen für Mas­
se und Energie und der entsprechenden Ventilgleichungen berechnet (siehe z.B. bei Röttger 
[Röttger 1975], Touber [Touber 1976], Kaiser[Kaiser 1985] und Fagerli [Fagerli 1997]). Die 
Ventilgleichungen für das druckgesteuerte Verdichterkonzept wurden unter Annahme der 
Schwingungsgleichung eines dynamischen 1-dimensionalen Masse-Feder-Modells und einer 
semiempirischen Gleichung für stationäre Strömung unter Einbeziehung eines experimentell 
bestimmten Strömungskoeffizienten ermittelt. Das Ventilmodell des weggesteuerten Ver­
dichterkonzeptes verwendet die gleichen Annahmen zur Bescheibung der Strömung durch 
die Ein- und Auslasskanäle, wie das druckgesteuerte Modell. 
Optional kann auch die Leckage über die Kolbenringe und die Ventile, die Wärmeübert­
ragung zwischen Kältemittel und Zylinderwand bzw. Zylinderkopf, die Pulsationen in 
der Druck- und Saugkammer und die Kolben- bzw. Lagerreibung bestimmt werden. Das 
Programm wurde in C++ implementiert und verwendet die von der Simulationsplattform 
(siehe Kap. C) in Objektbibliotheken zur Verfügung gestellten Kältemittelstoffdaten und 
mathematischen Lösungsalgorithmen. 

Der Verdichtungsprozess eines Hubkolbenverdichters ist ein zyklischer Prozess, der in 
Abb. D.1 als Indikatordiagramm dargestellt ist. Der Gesamtprozess setzt sich aus den 
folgenden vier Teilprozessen zusammen: 
der Verdichtung von 1 - 2, dem Ausstoßvorgang - 3, der Rückexpansion von 3 - 4 und 
dem Ansaugvorgang von 4 - 1. 

D.I Energiebilanz 

Der 1. Hauptsatz der Thermodynamik nach GI. D.1 kann für den aus vier unterschiedlichen 
Teilprozessen (siehe Abb. D.1) bestehenden zyklischen Verdichtungsprozess bezüglich der 
in Abb. D.2 eingezeichneten beweglichen Kontrollraumgrenze angewendet werden, wenn 
alle ablaufenden Vorgänge als quasistatisch angenommen werden. 
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Abbildung D.I: Indikatordiagramm eines Hubkolbenverdichters 

:t fvkv Q ( U + ~2 + \p) dV = ~ [m (h + ~2 + \P) L+ Q+Wt 

(D.I)
dVkV

-PK-­
dt 

Im Folgenden soll der Zylinderraum als homogen angenommen werden, d.h. die thermo­
dynamischen Zustandsgrößen Druck, Temperatur und spezifisches Volumen sind innerhalb 
des Zylinderraumes näherungsweise nur von der Zeit nicht aber vom Ort abhängig 1. 

Unter der Voraussetzung, dass die kinetische und potentielle Energie der sich im Zylin­
derraum befindlichen Masse und auch der die Kontrollraumgrenze überschreitende Masse 
vernachlässigt werden kann 2, vereinfacht sich GI. D.I folgendermaßen: 

dVkVdUzet) = L mk(t) . hk(t) + Qw(t) + Pt(t) - PKili (D.2)t k 

Die Enthalpieströme über die Kontrollraumgrenzen hinweg setzen sich aus den Ventil­
strömen und den Leckageströmen zusammen: 

L mk(t) . hk(t) = L mv(t) . hv(t) + L mLCt) . hL(t) (D.3) 
k V L 

Der Enthalpiestrom über die Ventile wird je nach Kurbelwinkel durch den Ausstoß- bzw. 
Ansaugvorgang charakterisiert und setzt sich allgemein daher aus folgenden zwei Kompo­
nenten zusammen: 

L mv(t) . hv(t) = msv . hs - mDV . hz(t) (DA) 
V 

Der Leckageenthalpiestrom besteht aus folgenden drei Komponenten, der Leckage über die 

1Annahme eines l-Knotenmodelles für den Zylinderraum
 
2Der größte Fehler könnte aufgrund der kinetischen Energie der Ventilströmung entstehen.
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~ 

mlt'-. 
Kontrollvolumen 

Abbildung D.2: Energiebilanz über den Zylinderraum eines Hubkolbenverdichters 

Kolbenringe, das Saugventil und das Druckventil: 

vL mdt) . hL(t) = -mfR . hz(t) - mr . hz(t) + mfv . hd (D.S) 
L 

Da bei Kältemittelverdichtern normalerweise keine Ventilüberschneidungen gibt, muss zu 
einem bestimmten Zeitpunkt immer nur ein Term beim Ventilenthalpiestrom berücksichtigt 
werden. Dieser Sachverhalt ist in Tabelle D.1 zusammen mit dem Vorzeichen des jeweiligen 
Enthalpiestromes dargestellt. In Tabelle D.2 ist entsprechend der entsprechende Sachverhalt 
für die Leckageenthalpieströme dargestellt. 
Für die technische Antriebsleistung, die über den Kolben übertragen wird, ergibt sich 

Zustandsänderung 

nach Abb. D.l msv' hs mDv . hz(t) 

1 -t 2 Verdichtung 0 0 

2 -t 3 Ausstoßvorgang 0 -1 

3 -t 4 Rückexpansion 0 0 

4 -t 1 Ansaugvorgang +1 0 

Tabelle D.1: Richtung der Ventilmassenströme 

aufgrund des Kurbelgehäusedruckes 

Pt = - (pz(t) - PK) dVz(t) (D.6) 

Aus Gl.D.2 und Gl. D.6 folgt 
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Zustandsänderung 

nach Abb. D.1 
mfR. hz(t) mrv . hz(t) . DV hmL . d 

1 --t 2 Verdichtung -1 -1 +1 

2 --t 3 Ausstoßvorgang -1 -1 0 

3 --t 4 Rückexpansion -1 -1 +1 

4 --t 1 Ansaugvorgang 0 0 +1 

Tabelle D.2: Richtung der Leckagemassenströme in einem Hubkolbenverdichter 

dUz(t) = L mk(t) . hk(t) + Qw(t) - pz(t) dVz(t) (D.7) 
k 

Die zeitliche Änderung der Inneren Energie im Zylinderraum lässt sich mit Hilfe der 
Definition der Enthalpie 

Uz = Hz - pzVz = hz · mz - pzvzmz (D.8) 

folgendermaßen ausdrücken: 

dUz d(hzmz - pz Vz)
 
dt dt
 

(D.9)dmz dhz dpz dVz - hz-- + - ·mz - -Vz - -pz
dt dt dt dt 

Aus GI. D.9 folgt mit GI. D.7: 

dmz dhz dpz
hz(t)d:t(t) + ili(t) . mz(t) - dt(t)Vz(t) L mk(t) . hk(t) + Qw(t) (D.10) 

k 

D.2 Massenbilanz 

Analog zum 1. Hauptsatz kann die Massenbilanz nach GI. D.ll für den Kontrollraum in 
Abb. D.2 eine Massenbilanz aufgestellt werden, die entsprechend nach Abb. D.1 für alle 
vier Teilprozesse gültig ist: 

d r {2dV = - r (2wjnjdA (D.ll)
dt JVkV JAkV 

Für eine homogene Massenverteilung im Zylinderraum und unter Berücksichtigung meh­
rerer definierter Massenströme über die Kontrollraumgrenze hinweg, folgt daraus mit 
der Annahme, dass die Richtung der Massenströme durch einen positiven oder negativen 
Zahlenwert angegeben wird: 

dmz(t) - Lmk (D.12)
dt k 
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D.3 Eigenschaften des Kältemittels 

Zusätzlich zu den Bilanzgleichungen wird zur Berechnung des Gesamtprozesses jeweils noch 
eine thermische und kalorische Zustandsgleichung des Kältemittles benötigt. Um die All­
gemeingültigkeit dieses Ansatzes zu wahren, soll hier eine allgemeine funktionale Formu­
lierung einer Realsgasgleichung gewählt werden. Je nach Wahl des Realgasgleichungstyps 
gibt es freie Variablen, die direkt berechnet werden können, wohigegen andere Variablen nur 
implizit durch Iterationsverfahren zugänglich sind. Um den Rechenaufwand bei der Lösung 
des Verdichtermodells überschaubar zu halten, ist es deshalb notwendig, die Wahl der freien 
Variablen so zu treffen, dass beim numerischen Algorithmus als erste Zwischengröße eine 
Variable berechent werden kann, die in der Zustandsgleichung als freie Variable auftritt, 
damit keine zusätzliche Iteration erforderlich wird. 
Da bei den am meisten verwendeten Realgasgleichungen der Druck als unabhängige Variable 
verwendet wird, soll hier das Gleichungssystem entsprechend gewählt werden: 

p = p(T, v) (D.13) 

Aus der Temperatur und dem spezifischen Volumen kann auch die Enthalpie iterations­
frei berechnet werden und es ergibt sich aus der thermischen Zustandsgleichung folgende 
kalorische Zustandsgleichung: 

h = h(T,v) (D.14) 

Außerdem steht auch die spezifische Entropie als Funktion der Temperatur und des spezi­
fischen Volumens zu Verfügung: 

s = s(T,v) (D.15) 

Die Grundgleichungen des Verdichtermodelles dürfen also nur solche Ableitungen enthalten,
 
die aus der thermischen (GI. D.13) und aus der kalorischen Zustandsgleichung (GI. D.14)
 
berechnet werden können.
 
Das Differential der Enthalpie nach dem Kurbelwinkel kann aus GI. D.14 und das Differen­

tial des Druckes nach GI. D.13:
 

dh(T,v) = (8h(T,V)) dT + (8h(T, V)) dv (D.16)
drp 8T v drp 8v T drp 

dp(T, v) = (8P(T, V)) dT + (8P(T, V)) dv (D.17)
drp 8T v drp 8v T drp 

Mit Hilfe der Bridgman-Tabelle ( siehe dazu bei [Bejan 1997]) können diese Differentiale 
so umgeformt werden, dass sie nur noch von Temperatur, spezifischen Volumen, isothermer 
Kompressibilität und isothermen Volumen-Ausdehnungskoeffizienten abhängen. Die Defini­
tion der isothermen Kompressibilität lautet 

1 (8V) (D.18)
".= -; 8p T 
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und die Definition des isobaren Volumen-Ausdehnungskoeffizienten 

(D.19)ß=-;;1 (8V)
8T p 

Mit Hilfe der Bridgman-Tabelle gilt 

( 
8h(T,v)) 

8v T 

ß(T,v)·T-l 
K(T, v) 

(D.20) 

( 
8h(T, V)) 

8T v 

_ ß(T, v) . v ­ T· ß(T,V)2. V 

K(T, v) 
+ Cp(T, v) (D.21) 

( 
8P(T, V)) 

8v T 

1 

K(T, v) . v(T, v) 
(D.22) 

(8P~V))v _ ß(T,v) 
K(T, v) 

(D.23) 

Außerdem gilt: 

(~)T - V(~)T 
(g;,)v -v(~)v = 

ß·T 
Cp·K-T·ß2 .v 

(D.24) 

(D.25) 

( ;~ ) v - V (~ ) v 

Cp . K - T . ß2 . V 

K 
(D.26) 

(D.27) 

D.4 Kinematische Grundgleichungen 

Die Abhängigkeit des Hubvolumens von der Zeit bzw. vom Kurbelwinkel ergibt sich aus der 
Konstruktionsart des Verdichters. Im Folgenden soll die Volumenfunktion für einen Hubkol­
benverdichter in radialer Bauweise mit Kurbelwellenantrieb und für einen Axialverdichter 
mit Taumelscheibe hergeleitet werden. 

Volumenfunktion eines Verdichters mit Kurbelwelle 

Die Funktion des Kolbenweges Sk(rp) in Abhängigkeit vom Kurbelwinkel kann bei einem 
Hubkolbenverdichter mit Kurbelwelle aus der Geometrie des Kurbelantriebes bestimmt 
nach Abb. D.3 werden. Aus dem Kurbelradius rk und der Pleuelstangenlänge Lp folgt das 
Pleuelstangenverhältnis 

A _ rk 
p- ­

Lp 



79 DA. KINEMATISCHE GRUNDGLEICHUNGEN 

Sk( ).j 

',. 

. 

I. » » » » » » » » • 

Abbildung D.3: Kinematik eines Hubkolbenverdichters mit Kurbelwelle 

und daraus der Kolbenweg: 

Sk(ep) = rk(l - cos ep) + lp ( 1- )1 - ,\~ sin2 
( ep)) (D.28) 

Hiebei wird angenommen, dass obere Totpunkt für den Kurbelwinkels ep Bezugspunkt ist. 
Wird das Schadraumverhältnis 

VSchadraum 
E= 

Vg 

mit Vg als geometrisches Hubvolumen definiert, so berechnet sich das variable Zylindervo­
lumen mit dem Zylinderdurchmesser D folgendermaßen 

Vz (ep) = D:1f rk [2E + 1- cos ep + ;p (1 - )1 - ,\~ sin2 
( ep)) ] (D.29) 

und die Ableitung nach dem Kurbelwinkel ergibt: 

dVz (ep) D21f [. ,\p sin ep cos ep ]
----'-~ = --rk sm ep + --;=====:;;== (D.30)

dep 4 )1 - ,\~ sin2
( ep) 

Volumenfunktion eines Taumelscheibenverdichters 

Für Axialkolbenverdichter (siehe Abb. DA) mit Taumel- oder Schwenkscheibe vereinfacht 
sich die Kolbenwegfunktion, da die Pleuelstangenlänge nicht mehr berücksichtigt werden 
muss. 

Sk(ep) = rk(1 - cosep) (D.31) 
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_=C ....._ :b.....1 T',< ) ·_·--··IP-7~A<! 

r?7?iS •••-. I1••.,..."..., h 

Abbildung DA: Kinematik eines Taumelscheibenverdichters 

Die Größe rk (beim Verdichter mir Kurbelwelle der Kurbelradius) hängt beim Tau­
melscheibenverdichter allerdings folgendermaßen vom Anstellwinkel der Taumel- bzw. 
Schwenkscheibe ab 

rk = r s . sin Qmax (D.32) 

wobei r s der Radius der Pleuelstangenbefestigung über der Taumelscheibe ist und Qmax der 
Anstellwinkel der Schräg- oder Taumelscheibe ist. Schließlich folgt aus Gi. D.31 und Gi. 
D.32 ein Zusammenhang für das Zylindervolumen bzw. dessen Ableitung in Abhängigkeit 
vom Kurbelwinkel 

D2
1r 

Vz<p = -4- r s sin Qmax . (2c + 1 - cos cp) (D.33) 

D2 

dVz _ ~ r sin Qmax . sm <p (D.34)-- 4 s 
. 

d<p 

D.5 Ventilströmung 

Für die Berechnung der Strömung über die Ventilkanäle wird ein semiempirisches-Modell 
verwendet. Böswirth [Böswirth 1998],Touber [Touber 1976] und Fagerli [Fagerli 1997] ver­
wenden für die Berechnung des Druckabfalles in druckgesteuerten Kältemittelverdich­
tern in Anlehnung an die Grundgleichung für die Durchflussmessung mit Blenden 
[DIN EN ISO 5167] folgenden Ansatz für kompressible reibungsbehaftete Strömungen 

in = Q . C . A . /2 .P . 6..p, (D.35) 
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wobei der Strömungskoeffizient a Strömungsverluste berücksichtigt, die durch Strömungs­
kontraktion und Reibungseffekte entstehen und der Expansionskoeffizient c den durch die 
Kompressibilität hervorgerufenen Effekten Rechnung trägt. Die Dichte p bezieht sich auf die 
Strömungsbedingungen vor dem Ventil und die Strömungsfl.äche A auf die kleinste Quer­
schnittsfl.äche im Ventil. 
Die Grundgleichung D.35 basiert auf den Gleichungen, die im Rahmen der Stromfaden­
theorie für inkompressiblen Strömung gelten [Spurk 1996, llist 1995]. Betrachtet man eine 
auf gleicher geodätischer Höhe bleibende, verlustfreie (Ptl = Pt2) Rohrströmung von einem 
Querschnitt 1 zu einem engeren Querschnitt 2, dann gilt 

P 2 h
Pt = P + - .w + g' geodät	 (D.36)2	 . 

Mit Hilfe der Kontinuitätsgleichung für inkompressible Strömung 

W2 Al 
(D.37)

WI = A2 

folgt für die die Geschwindigkeit am Querschnitt 2 

1 
(D.38)W2 = ~.(p,-p,) l-(tl" 

und es ergibt sich für den Massenstrom m= A2 . P . W2 

m= A2 
• )2. p. (PI - P2),	 (D.39) 

1V- (p;f 
bzw. für Al » A2 

m= A2 . /2. p. (PI - P2)'	 (DAO) 

Der Expansionskoeffizient c fasst folgende Einflüsse zusammen, die sich durch die kompres­
siblen Strömung ergeben: 

•	 eine geringere Kontraktion bewirkt eine Strahlexpansion 

•	 eine Reduzierung der Dichte in der abgehenden Strömung ergibt einen germgeren 
Massenstrom 

•	 im Vergleich zum inkompressiblen Fluid ergibt sich eine veränderte Geschwindigkeits­
berechnung 

Der Expansionskoeffizient kann nach Touber [Touber 1976] näherungsweise nach folgender 
Abschätzung 

c~I_':·PI-P2	 (DAl) 
K, PI 

bestimmt werden, wobei K, der Isentropenkoeffizient und c ein empirisch zu bestimmender 
Koeffizient ist. 
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Abbildung D.5: Schematischer Aufbau der Messstrecke für die Messung des Druckabfalles 

über ein Lamellenventil mit Druckmessstellen und dem Verlauf des statischen Druckes 

500	 3 ii 

400 

t	 + ohne Fänger 

c D. 1,6 mm Hub .- 300 
E :+:: 1,0 mm Hub e
Ul - o 0,4 mm Hub C 
/Il 
~ 200 - Bernoulligleichung 
CQ 
~ 

I
I 

-----1----
I
I 

100~~ 

o r , ! , i ! , , , , ! , , i i , 

o	 5 10 15 

Druckabfall in bar 

Abbildung D.6: gemessener Massenstrom über dem Druckabfall für das Modell eines Lamel­

lenventils 

Im Rahmen dieser Arbeit wurden der Druckabfall über zwei verschiedene Ventilmodelle 
experimentell untersucht. Zum einen wurde das Modell eines Lamellenventiles mit einsei­
tig eingespannter Ventilfeder für verschiedene Ventilhübe untersucht. Außerdem wurden 
Messungen des Druckabfalls über eine einfache Ventilbohrung durchgeführt, wie sie in der 
Zylindertrommel des weggesteuerten Verdichters durchströmt wird. Dazu wurde in den Gas­
kreislauf des Verdichterprüfstandes hochdruckseitig eine Messvorrichtung nach Abb. D.5 ein­
gebaut. Bei konstanten Anströmbedingungen vom 80 bar und etwa 80 oe wurde der Massen­
durchfluss durch das Ventilmodell variiert und der sich einstellende Differenzdruck mit Hilfe 
von Differenzdrucksensoren gemessen. Es wurden dabei verschiedene Bohrungsdurchmesser 
und Lamellenabstände vermessen. In Abb. D.6 ist der Massenstrom über dem gemessenen 
Druckverhältnis dargestellt. Anhand der Messdaten konnten die empirischen Parameter Q 

und f für unterschiedlichen Ventilgeometrien bestimmt werden und so ein Fit der Messdaten 
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mit Hilfe des oben genannten Bernolli-Ansatzes nach Gleichung D.35 für den Druckverlust 
vorgenommen werden, der ebenfalls in Abb. D.5 aufgetragen ist und eine zufriedenstellende 
Übereinstimmung mit den Messdaten zeigt. 

D.6 Ventildynamik 

- ~---------
~ 

Abbildung D.7: Kräftebilanz am Ventilplättchen bei Annahme eines Feder-Masse Modells 

Im Folgenden soll ein einfaches Modell für die Ventilschwingungen angegeben werden. Da­
zu soll ein Plattenventil mit einem Freiheitsgrad der Bewegung betrachtet werden. Das 
schwingfähige System in Abb. D.7 besteht aus einem Ventilsitz, einem Ventilfänger und ei­
nem beweglichen Ventilplättchen, das mittels der Ventilfeder Richtung Ventilsitz gedrückt 
wird. Wenn das Ventil geschlossen ist, wird es von der Ventifeder gegen den Ventilsitz 
gedrückt. Die Federkraft setzt sich aus einer Federvorspannkraft Fa = DF . ho und der 
ventilwegabhängigen Federkraft zusammen: 

FF = Fa + DF(hv )' hv = D F · ho + DF(hv )' hv (D.42) 

Die Federkonstante DF wird dabei allgemein als Funktion des Ventilweges hv angenommen. 
Die der Federkraft entgegenwirkende Druckkraft FDruck wird durch die Druckdifferenz am 
Ventilplättchen hervorgerufen. Die Druckkraft F Druck ist der Druckdifferenz proportional 
und kann im idealisierten Fall über die Fläche A Druck , an die diese Druckkraft angreift, 
berechnet werden. Die Einführung des Druckkoeffizienten ß, der allgemein vom Ventilweg 
abhängt berücksichtigt alle Effekte einer realen Strömung und einer realen Druckverteilung. 

F Druck = ß(hv ) . ADruck . (Pi - P2) (D.43) 

Das Produkt aus Druckkoeffizienten und Druckangriffsfläche bezeichnet man als effektive 
Druckfläche 

ADruck,eff = ß(hv ) . A Druck (D.44) 

die ebenso wie die effektive Strömungsfläche aus stationären Strömungsversuchen experi­

mentell bestimmt werden kann.
 
Die Massenkraft beträgt
 

FM = mv· hv (D.45) 

.---- ­ ---~ 

L __ ._ .._ P1 FOruel< 

Ventilfänger 

Ventilsitz 
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und die Dämpfungskraft, die proportional zur Geschwindigkeit ist 

PD = CD' hv (D.46) 

Der Ventilhub hv kann mit dem maximalen Ventilhub H v dimensionslos gemacht werden 

y(t) = h~~) wobei 0::; y(t) ::; Hv (D.47) 

Aus den Gleichungen D.42 - D.46 kann mit GI. D.47 folgende Schwingungsgleichung formu­
liert werden: 

.. . D ( ) Po ß() A Pi - P2mv . y + CD . Y + F Y . Y + H = y' Druck H (D.48) 
v v 

Will man die Zeit durch den Kurbelwinkel ersetzen, so gilt: 

dy _ dy und ~y 2~y 
(D.49)dt - W de.p dt2 = W de.p2 

Damit folgt aus GI. D.48 
2 

w2 . d y + W. CD . dy + DF(y) . Y + Fo = ß(y) . ADruck . (Pi - P2) (D.50)
de.p2 mv de.p mv mvHv mv . Hv 

Die Eigenfrequenz des Systems hängt im allgemeinen vom Ventilweg y ab: 

WE(y) = JDF(Y) (0.51) 
mv 

Mit der Eigenfrequenz WE kann GI. 0.52 normiert werden: 

(_W_) 2 
_~_y + CD (_W_) _dy + Y + __F:_o_ 

WE de.p2 JDF · mv WE de.p DF · Hv ­

(0.52) 

ß(y) . ADruck . (Pi - P2) 
DF·Hv 

D.7 Parameter für die Simulation 

Für die Durchführung der Simulationsrechnung werden verschiedene Parameter benötigt, 
um die untersuchten Verdichterkonzepte entsprechend der Modellannahmen charakterisieren 
zu können: 

• Parameter für die Beschreibung des Druckabfalles über die Ventilkanäle 

• Federkonstanten der Druck- und Saugventilfedern 

• Ventilhub, Strömungsflächen und Ventilrnassen 

• Schadraum 
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D.7.1	 Federkonstanten 

Die Federkonstanten der Druck- und Saugventilfedern wurden mit Hilfe eines digitalen 
Höhenreißers und einer Messuhr an einer eigens konstruierten Messeinrichtung durch das 
Anhängen von Gewichten bestimmt. Die Messungen ergaben für die einseitig eingespannten 
Lamellenventile eine lineare Abhängigkeit zwischen Federkraft und Ventilhub. 

D.7.2	 Ventilhub, Strömungsfiäehen und Masse der Ventilplätt­

ehen 

Sowohl der maximale Ventilhub als auch die Strömungsflächen konnten mit einer Messuhr 
bzw. einem Messschieber bestimmt werden. Die Gesamtmasse der Ventilplättchen wurde 
mit einer Waage bestirrunt. Da aber ein Teil des Ventilplättchens mit einer Halteschraube 
eingespannt ist, muss für das Masse-Feder-Modell die bewegte Masse bestimmt werden. 
Experimente, diese Masse über die Bestimmung der Eigenfrequenz zu bestimmen ergaben 
keine befriedigendes Erbgebnis. Daher wurde die bewegte Masse aus der Geometrie der 
Plättchenbefestigung abgeschätzt. 

D.7.3	 Sehadraum 

Zur Bestimmung des geometrischen Schadraumes wurde zunächst eine genaue Vermessung 
der Verdichtergeometrie mit Hilfe einer Messuhr durchgeführt und die Daten in ein CAD­
Programm (Autocad) eingegeben. Anschließend wurde mit Hilfe des verwendeten CAD­
Programms der Schadraum bestimmt. Die Messungen zeigen aber, dass der reale Schadraum 
etwas größer ausfällt, als der über diese Methode bestimmte. 
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Anhang F 

Ergebnisse Verdichter 
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Abbildung F.l: Indikatordiagramme des Obrist- Verdichters in Abhängigkeit von der Drehzahl 

für 80 bar Hoch- und 40 bar Saugdruck bei Vollhub. 
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Abbildung F.2: Indikatordiagramme des Obrist- Verdichters in Abhängigkeit von der Drehzahl 

für 80 bar Hoch- und 30 bar Saugdruck bei Vollhub. 
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Anhang G 

Ergebnisse Kälteanlagen 
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Abbildung G.I: Temperaturverlauf bei einem Abkühlversuch der CO2 -Anlage bei einer Um­

gebungstemperatur von 50° C 
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Anhang H 

Kostenverteilung der R 134a-Anlage 

Verflüssiger­
einheit 

2 Verdichter 

Expansionsventil.J JI 
Fertigung und /
 

Zusammenbau
 

Abbildung H.l: Kostenverieilung der Komponenten einer Serien-R 134a-Anlage 
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