institut =

WILz

o . 2 fr

w.
k.
(3] _’; o 2

thermod lynamik

Universitat

Braunschweig

Entwicklung eines CO,-Ejektorkreislaufs fir eine
umschaltbare Warmepumpen-Klimaanlage fur
Omnibusklimaanlagen

Abschlussbericht Uber ein Entwicklungsprojekt,
gefordert unter dem Az: 30270 von der
Deutschen Bundesstiftung Umwelt

Forderkennzeichen: 30270
Projektleiter: Dr.-Ing. Gabriele Raabe
Dr.-Ing. Michael Sonnekalb
Wissenschaftliche Leitung: Prof. Dr.-Ing. Jirgen Kéhler
Verfasser: M.Eng. Christian Kaiser
Dipl.-Ing Andreas Schroder
Dr.-Ing. Gabriele Raabe
Antragssteller: TU Braunschweig, Institut fir Thermodynamik

Kooperationspartner: Konvekta AG, Schwalmstadt

Braunschweig, Marz 2015
1



gefordert durch

DBU

Deutsche Bundesstiftung Umwelt

www.dbu.de

Abschlussbericht zum Forschungsvorhaben:

Untersuchung eines CO,-Ejektorskreislaufs fir Omnibusklimaanlagen

Projektleitung:

Technische Universitat Carolo-Wilhelmina zu Braunschweig
Institut fir Thermodynamik

Dr.-Ing. Gabriele Raabe / Prof. Dr.-Ing. Jurgen Kéhler
Hans-Sommer-Str. 5

38106 Braunschweig

Tel.: +49 (0)531 /391 - 2627

E-Mail: ift@tu-bs.de

Internet: www.ift.tu-bs.de




06/02

Projektkennblatt

der DBU (/
Deutschen Bundesstiftung Umwelt !

Az 30270 Referat 24/0 Fordersumme 270.000,00

Antragstitel Entwicklung eines CO.-Ejektorkreislaufes fiir eine umschaltbare Warme-
pumpen-Klimaanlagen fir Omnibusse

Stichworte CO,, umschaltbare Warmepumpen-Klimaanlagen, Stadtbus, Ejektor
Laufzeit Projektbeginn Projektende Projektphase(n)
24 Monate 23.07.2012 31.12.2014 1
Zwischenberichte
Bewilligungsempfanger Technische Universitat Braunschweig Tel 0531/391-2627
Institut fGr Thermodynamik Fax 0531/391-7814
Herr Prof. Dr.-Ing. Jurgen Kdhler Projektleitung
Hans-Sommer-Str. 5 Prof. Dr.-Ing. J. Kdhler
38106 Braunschweig Bearbeiter
Dr.-Ing. Gabriele Raabe

Kooperationspartner Konvekta AG
Dr.-Ing. Michael Sonnekalb
Am Nordbahnhof 5
34613 Schwalmstadt

Zielsetzung und Anlass des Vorhabens

Bei Omnibussen mit herkémmlichen R134a-Klimaanlagen werden durch Leckagen, Unfalle oder War-
tungsarbeiten aufgrund der groflen Kaltemittelflillmenge erhebliche Mengen des synthetischen Kaltemit-
tels freigesetzt. Dies stellt einen beachtlichen Beitrag zur direkten Emission von Treibhausgasen dar, der
durch den Einsatz des alternativen Kaltemittels CO, vermieden werden kann. Allerdings treten beim Kal-
temittel CO, Ublicherweise hohe Drosselverluste auf, die sich jedoch durch die Verwendung eines Ejek-
tors anstelle eines herkdmmlichen Expansionsventils reduzieren lielRen.

Neue Herausforderungen an zukinftige Klimatisierungssysteme fiir Omnibusse bestehen aber nicht nur
in der Kuhlung, sondern auch in der bedarfsgerechten Bereitstellung von Heizleistung, da durch die Op-
timierung der Dieselmotoren im Winter oftmals nicht mehr ausreichend Motorabwarme zur Beheizung des
Fahrgastraums zur Verfigung steht. Neben der Verwendung von Brennstoffzuheizern ist die Beheizung
des Businnenraums auch durch einen Betrieb der Klimaanlage im Warmepumpenmodus mdglich.
Gegenstand des beantragten Projekts ist daher die Erforschung, Entwicklung und Optimierung einer um-
schaltbaren CO,-Klima-Warmepumpenanlage fir Stadtbusse, wobei erstmals untersucht werden soll, wie
ein Ejektor in einer solchen Anlage effizient eingesetzt werden kann. Die optimale Auslegung der Anla-
genkomponenten und die Untersuchung ihrer gegenseitigen Beeinflussung, sowie die Optimierung des

Heizkonzepts stellen dabei wesentliche Teilaspekte des Projekts dar.

Darstellung der Arbeitsschritte und der angewandten Methoden

In enger Kooperation der Konvekta AG und des IfTs werden zunachst verschiedene mdgliche Verschal-
tungen flr umschaltbare CO,-Warmepumpen-Klimaanlagen mit Ejektor identifiziert und untersucht. Zu
diesem Zweck werden am IfT numerischen Simulationen mittels einer Modelica-Simulationsplattform
durchgefiihrt, um die moégliche Effizienzsteigerung der Anlagenvarianten beurteilen zu kénnen. Desweite-
ren werden Feldversuche analysiert, um den typischen Heiz- und Klimatisierungsbedarf eines Stadtbus-
ses zu ermitteln. Diese dienen als Basis fir numerische Simulationen zu verschiedenen Heizkonzepten.
Fir eine ausgewahlte Schaltungsvariante fir die Warmepumpen-Klimaanlagen wird dann ein Ejektor
ausgelegt, und am Ift gefertigt. Bei der Konvekta AG erfolgt der Aufbau eines Prototyps, der die experi-
mentelle Untersuchung des kompletten Kreislaufs an verschiedenen Betriebspunkten und bei variabler
Verschaltung der Anlagenkomponenten ermoglichen soll. Anhand der Untersuchungen am Prifstand und
der begleitenden Simulationen am IfT soll schlieBlich die CO,-Ejektor-Warmepumpen-Klimaanlage opti-
miert, und das Gesamtsystem abschlieRend bewertet werden.
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0541/9633-0 1 Fax 0541/9633-190 [ http://www.dbu.de




Ergebnisse und Diskussion

Zur Auslegung des Klima-Warmepumpenkreislaufs fur relevanten Drehzahl- und Aullentemperaturbe-
reiche wurden zunachst Feldversuche fiir einen Stadtbus/Uberlandbus in Kassel ausgewertet. Um be-
lastbare Simulationsergebnisse fir die Effizienzsteigerung durch die Verwendung eines Ejektors zu er-
halten, wurde zunachst ein Referenzanlagenmodell einer umschaltbaren CO,-Omnibusklimaanlage er-
stellt, das auf Grundlage der Datensatze aus den Feldmessungen validiert wurde. Auf Basis des Refe-
renzmodells wurden zunachst simulative Untersuchungen zur Integration eines Ejektors in die vorhan-
dene Struktur einer Aufdachkompaktanlage durchgefiihrt.

In Simulationsrechnungen konnte gezeigt werden, dass die Ejektoranlage im Klimabetrieb eine deutli-
che Steigerung der Kalteleistung ermdglicht, so dass die Gesamtanlage kleiner dimensioniert werden
kénnte. Im Warmepumpenbetrieb ist die simulierte Heizleistung der Ejektoranlage ahnlich der der Refe-
renzanlage, aber die Leistungszahl kann erheblich verbessert werden. Dadurch bewirkt die Integration
des Ejektors im Warmepumpenbetrieb eine Reduzierung des Dieselverbrauchs und des TEWI-Wertes
der Anlage. Simulationen zur Nutzung der alternativen Warmequellen Motor-Kihlwasser und Abgas
weisen fur beide Konzepte ein groes Potential zur Verbesserung der Heizleistung auf.

In den experimentellen Untersuchungen des Ejektorkreises lagen die gemessenen Druckrickgewinne
unter den simulativ ermittelten Werte. Somit sind weitere detaillierte Messungen Uber einen weiten Be-
reich an Betriebspunkten zur Beurteilung und Weiterentwicklung der Ejektorkreislaufe, sowie der Ejekto-
rauslegung und —modellierung nétig. Bedauerlicherweise konnten die erforderlichen Messungen im Pro-
jekt nicht durchgefiihrt werden. Simulationen und Experiment zeigen aber auch die starke gegenseitige
Beeinflussung der verschiedenen Anlagenkomponenten und Systeme auf, so dass flr einen effizienten
Ejektorkreislauf alle Anlagenkomponenten des Kreislaufs unter Bericksichtigung ihrer gegenseitigen
Wechselwirkungen dimensioniert und optimiert werden mussen.

Offentlichkeitsarbeit und Prasentation

Kaiser, C.; Tegethoff, W.; Kohler, J.; Sonnekalb, M.: Verbrauchseffiziente Regelungs- und Verschal-
tungskonzepte fir Omnibusklimaanlagen. Deutsche Kalte-Klima-Tagung, DKV-Tagungsberichte, Wirz-
burg, November 2012.

Fazit

In theoretischen Studien konnte gezeigt werden, dass Ejektorkreislaufe groRes Potential besitzen, die
Kalte- und Heizleistung von CO.-Klima- und Warmepumpenanlagen zu erhéhen, bzw, bei gleicher Leis-
tung diese effizienter bereitzustellen. Die Diskrepanz zwischen theoretisch ermittelten und experimentell
bestimmten Ejektoreffizienzen erfordern aber weitere detaillierte experimentelle Untersuchungen zu E-
jektorkreislaufen. Aufgrund der gegenseitige Beeinflussung aller Anlagenkomponenten erfordert die
technische Umsetzung von Ejektorkreislaufen in Stadtbussen zudem eine neue Dimensionierung und
Optimierung aller Anlagenkomponenten, und gegebenenfalls auch des Anlagendesigns.
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Verzeichnis von Begriffen und Definitionen

1.2. Lateinische Symbole

Symbol | Einheit Bezeichnung

A mm? Querschnittsflache

c ms”’ Schallgeschwindigkeit

d Mm Durchmesser

f Koeffizient in GI.3.12, 3.13
g Koeffizient in GI.3.12, 3.13
h J mol” Enthalpie

L kg/a Leckagerate

/ Mm Lange

m - Steigung der Drosselkurve
m Kg Masse

m kg s Massenstrom

n s’ Drehzahl

n A Betriebszeit

D bar/MPa Druck

ADrec bar/MPa Druckriickgewinn

T °C/K Temperatur

u ms’ Geschwindigkeit

v m° kmol’ Spezifisches Volumen

X Dampfgehalt

1.3. Griechische Symbole

Symbol | Einheit Bezeichnung

o Volumenanteil

B kg CO,/kWh CO,-Emission je kWh erzeugte Kalteleistung
Nei - Ejektoreffizienz

p kg m” Dichte

T h/a Jahrliche Betriebsstunden

v m’s” kinematische Viskdsitét

) - Entrainmentratio

1.4. Abklrzungen und Indizes

Abkirzung Bedeutung

AC Air conditioning = Klimabetrieb
COP Coefficient of Performance
IWT Interner Warmeubertrager

Oh Ohnesorge-Zahl

Re Reynoldszahl

WP Warmepumpe




Index Bezeichnung

0 Referenzwert, Bezugspunkt
d TreibdUseneintritt

e Austritt Ejektor

ejektor Ejektor

exp experimenteller Wert

isen isentrop

L Liquid = Flussigphase

m Mischrohr

ref Referenzanlage

s Saugduseneintritt

t engster Querschnitt der Treibduse
Index Bezeichnung




1. Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen des Projekts wurde erstmals untersucht, wie ein Ejektor effizient in eine
umschaltbaren CO,-Klima-Warmepumpenanlage fur Stadtbusse integriert werden
kann.

Um den Klima-Warmepumpenkreislauf flr relevanten Drehzahl- und Aulen-
temperaturbereiche auszulegen, wurden zunachst Feldversuche flir einen
Stadtbus/Uberlandbus in Kassel ausgewertet. Um belastbare Simulationsergebnisse
fur die Effizienzsteigerung durch die Verwendung eines Ejektors zu erhalten, wurde
zunachst ein Referenzanlagenmodell einer umschaltbaren CO,-Omnibusklimaanlage
erstellt, bei dem die verwendeten Komponentenmodelle in der Modelica-
Modellbibliothek und die untersuchten Betriebsbedingungen die einer realen CO,-
Omnibusklimaanlage mdglichst realistisch abbilden. Das Referenzmodell wurde dann
auf Grundlage der Datensatze aus den Feldmessungen validiert.

Auf Basis des Referenzmodells wurden zunachst simulative Untersuchungen zur
Integration eines Ejektors in die vorhandene Struktur einer Aufdachkompaktanlage
durchgefuhrt. Im Klimaanlagenbetrieb bewirkt der Ejektor theoretisch eine deutliche
Steigerung der Kalteleistung, so dass die gesamte Klimaanlage kleiner dimensioniert
werden konnte. Im Warmepumpenbetrieb ist die simulierte Heizleistung der
Ejektoranlage ahnlich der der Referenzanlage, aber die Leistungszahl kann erheblich
verbessert werden. Dadurch bewirkt die Integration des Ejektors im Warmepumpen-
betrieb eine Reduzierung des Dieselverbrauch und des TEWI-Wertes der Anlage.
Neben Simulationen zur Luft-Luft-Warmepumpe wurde auch die Nutzung alternativer
Warmequellen wie das Motor-Kihlwasser oder das Abgas untersucht, die beide ein
grolRes Potential zur Verbesserung der Heizleistung aufweisen, und einen
Zusatzheizer zur Abtauung Uberflissig machen koénnten. Zuklnftige genauere
Betrachtungen von Abgas-Luft- und Kuhlwasser-Luftwarmepumpen sind daher
sinnvoll, erfordern aber eine Betrachtung des Gesamtfahrzeugs um Wechsel-
wirkungen mit anderen Systemen analysieren zu kénnen.

Basierend auf den Simulationsergebnissen fir den Kalte- und Warmepumpenbetrieb
wurden am IfT zwei Ejektoren fur die beiden Betriebsfalle entwickelt, ausgelegt und
gefertigt. Dabei wurde in beiden Fallen ein konstanter Treibdusendurchmesser fur
den ganzen Betriebsbereich an Verdichterdrehzahlen gewahlt. Desweitern wurde
anhand von Variationsrechnungen die erforderliche GroRe des Separators im
Ejektorkreislauf ermittelt, und ein passender Olabscheider der Firma Temprite als
Separator ausgewahlt.

Bei der Konvekta AG erfolgten der Aufbau eines Prototyps einer Ejektoranlage, und

die experimentelle  Untersuchung des Ejektorkreislaufs ohne internen

Warmeubertrager im Vergleich mit einem Referenzkreis mit Expansionsventil und

internen Warmeubertrager. Dabei konnte der Druckriuckgewinn uber den Ejektor
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nachgewiesen werden, der jedoch unter dem simulativ ermittelten Werten liegt.
Zudem zeigte der Ejektorkreislauf nicht die erwartete Leistungszahlverbesserung auf.
Dies liegt darin begrindet, dass durch Fehlen des internen Warmeubertragers und
durch die hohe Treibduseneintrittstemperatur am Ejektor sowohl der Verdichter als
auch der Ejektor selbst nicht in ihren idealen Betriebspunkten arbeiten konnten. Die
experimentellen Ergebnisse verdeutlichen, dass fur einen effizienten Ejektorkreislauf
alle Anlagenkomponenten des Kreislaufs unter Berlcksichtigung ihrer gegenseitigen
Wechselwirkungen dimensioniert und optimiert werden mussen. Zudem stellen die
experimentell untersuchten Betriebspunkte auch einen Grenzbereich fir die
Gultigkeit der am Institut entwickelten Ejektormodelle dar. Somit besteht noch weiter
Bedarf an Messungen fur die Validierung und Weiterentwicklung der
Ejektormodellierung- und auslegung fur Anlagen verschiedener Leistungen und fur
einen weiteren Bereich an Betriebspunkten.

2.  Einleitung

2.1. Ausgangssituation

Gemal der Angaben des World Resource Institute [WRIOO0] liegt der Beitrag des
Transportsektors an der Emission von Treibhausgasen bei 21 %, wobei mobile
Klimaanlagen einen erheblichen Beitrag an dieser Emission leisten. Mit dem direkten
Beitrag bezeichnet man die Freisetzung der synthetischen Kaltemittel in die
Atmosphare durch Leckage der Klimaanlagen. Der indirekte Beitrag entsteht durch
den Kraftstoffverbrauch zum Antrieb der Klimaanlage.

Die gegenwartig in der Serie eingesetzten Klimaanlagen fiur Omnibusse sind mit dem
Kaltemittel R-134a beflllt, das ein Global Warming Potential (GWP) von 1300
aufweist. Durch Leckagen an Schlauchen und Dichtungen, bei Unfallen oder
Wartungsarbeiten werden aber gerade bei Omnibussen aufgrund der hohen
Kalteleistung und der damit verbundenen grof3en Kaltemittelfillmenge erhebliche
Mengen an R-134a freigesetzt. Durch Verwendung von CO; als Kaltemittel (GWP
=1) koénnte die direkte Emission von Treibhausgasen daher deutlich reduziert
werden. Wenn durch eine weitere Optimierung der CO,-Klimaanlagen ihre Effizienz
uber die der herkdmmlichen R-134a-Anlagen gesteigert werden kann, wurde dies
auch einen Beitrag zur Reduzierung der indirekten Emission von Treibhausgasen
durch die erforderliche Antriebsleistung mobiler Klimaanlagen leisten.

Die zunehmende Optimierung der Dieselmotoren hat zur Folge, dass im Winter
oftmals nicht mehr ausreichend Motorabwarme zur Beheizung des Fahrgastraums
von Omnibussen zur Verfugung steht. Daher werden Stadtbusse in Deutschland
heute standardmaflig mit Zusatzheizsystemen ausgestattet, die i.A. mit Brennstoff
betriebene Heizbrenner verwenden. Somit fihrt die Beheizung des Fahrgastraums



zu einem erheblichen Mehrverbrauch an Brennstoff, und einer entsprechend
erhohten Emission von Treibhausgasen.

Eine Alternative zur Verwendung von Brennstoffzuheizern sind Klimaanlagen, die
auch im Warmepumpenmodus betrieben werden konnen, d.h. eine Umschaltung
zwischen Kuhl- und Heizbetrieb ermoglichen. Die Machbarkeit einer zwischen Kuhl-
und Heizbetrieb umschaltbaren CO.-Luft-Luft-Warmepumpe fur Stadtbusse konnte
von der Konvekta AG in Kooperation mit TLK Thermo GmbH bereits in dem DBU-
Projekt Az-23864 nachgewiesen werden. Dabei konnte gezeigt werden, dass durch
den Warmepumpenbetrieb bis zu 50 % des fur den Brennstoffzuheizers
erforderlichen Diesels eingespart werden kdnnen. Bei weiterer Optimierung der
Warmepumpe ware eine weitere Reduktion des Dieselverbrauchs und damit der
CO2-Emission moglich.

Eine Effizienzsteigerung von CO»-Klima- oder Warmepumpenanlagen ist prinzipiell
durch die Nutzung eines Ejektors mdglich. In einem Ejektor wird das aus dem
Gaskuhler kommende und unter hohem Druck stehende Kaltemittel (Treibstrom)
beschleunigt (s. Abbildung 2.1). Die kinetische Energie des Treibstroms wird genutzt,
um einen Kaltemittelstrom aus dem Verdampfer (Saugstrom) anzusaugen,
mitzureiflen und auf ein hoheres Druckniveau zu komprimieren. Somit wird das vom
Verdichter zu Uberwindende Druckverhaltnis reduziert, so dass weniger
Antriebsleistung fur den Verdichter benotigt wird.

Diisenbereich ° Mischbereich  Diffusor

Abbildung 2.1 Einfacher Kaltekreislauf mit Ejektor und Aufbau eines Ejektors

Fur einer effiziente CO»-Klima- oder Warmepumpenanlage kommt der Optimierung
der Anlagenkomponenten unter BerlUcksichtigung der charakteristischen
Randbedingungen wie Klima und Fahrzyklen ebenfalls eine groRe Bedeutung zu.
Zudem ergibt sich ein weiteres Optimierungspotenzial aus einem an den Bedarf und
die Verfugbarkeit verschiedener Warmequellen angepassten Heizkonzepts fur den
Warmepumpenmodus. Im Rahmen des auf zwei Jahren ausgelegten Foérderprojektes
wurde daher erstmals untersucht, wie ein Ejektor in eine umschaltbare CO,-
Warmepumpen-Klimaanlage effizient eingesetzt werden kann. Gegenstand des
Projekts ist dabei auch die Optimierung der Anlage hinsichtlich der Teillasteffizienz
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eines Stadtbusses im mitteleuropaischen Klima, sowie Untersuchungen zum
optimalen Heizkonzept.

2.2. Zielsetzung und Aufgabenstellung

Ziel des Projekts ist die grundlegende Untersuchung, Entwicklung und Optimierung
eines COz-Ejektorkreislaufs fur eine umschaltbare Klima-Warmepumpen-Anlage fur
Omnibusse. Anhand von Systemsimulationen und experimentellen Untersuchungen
soll eine optimale Verschaltung zur Integration eines Ejektors ermittelt werden.
Desweiteren sollen sinnvolle Heizkonzepte unter Nutzung verschiedener
Warmequellen analysiert werden. Im Mittelpunkt steht dabei die Optimierung der
Teillasteffizienz von CO»-Anlagen fur Stadtbusse.

Die zum Erreichen der Zielsetzung erforderlichen theoretischen und experimentellen
Untersuchungen innerhalb dieses Projektes umfassen die folgenden Teilziele:

e Analyse von Feldversuchen zur Ermittlung der statistisch dominierenden Heiz-
und Kuhlbedarfe und relevanter Verdichterdrehzahlen fir mitteleuropaisches
Klima;

e numerische  Simulation von  Ejektor-Kreislaufen = mit  verschiedenen
Verschaltungen fur Stadtbusse mit 3-5 Verdampfern, mit und ohne internen
Warmeubertragers (IHX): Untersuchung der Wechselwirkungen zwischen den
einzelnen Anlagenkomponenten;

e Simulationen zu unterschiedlichen Heizkonzepten, d.h. zur Nutzung
verschiedener Warmequellen (Luft, Abgas, Kuhlwasser);

e Identifizierung einer optimalen Schaltungsvariante und eines optimalen
Heizkonzepts; Simulationen zur Optimierung der Anlagenkomponenten;

e Entwicklung eines Ejektors fur eine CO,-Omnibus-Klima-Warmepumpen-Anlage,
Optimierung des Ejektors;

e Aufbau eines Prototyps eines CO.-Kreislaufs flr eine umschaltbare Klima-
Warmepumpen-Anlage, der mit oder ohne Ejektor und IHX betrieben werden
kann. Experimentelle Untersuchung der verschiedenen Verschaltungen und
Vergleich mit Simulationsergebnissen;

e Bewertung des Gesamtsystems;
e Simulationen zur Ubertragbarkeit auf andere Klimazonen.

Nach Auswertung der Feldversuche werden am IfT numerische Simulationen zu
einer Referenzanlage ohne Ejektor im Klimabetrieb durchzufihren, um
Simulationsergebnisse anhand von Messdaten aus Feldversuchen zu validieren. In
diese Referenzanlage ist dann ein Ejektor zu integrieren, so dass die Effizienz
verschiedener Verschaltungsvarianten simulativ untersucht werden kann.

Das Simulationsmodell ist dann derart zu erweitern, dass die Abbildung des
Warmepumpenbetriebs mdglich wird. Dabei ist auch ein Zusatzverdampfer
11



vorzusehen, mit dem verschiedene Warmequellen wie Abgas oder Motorkuhlwasser
angebunden werden konnen.

Fir die simulativ ermittelten optimalen Verschaltungsvarianten zur Integration eines
Ejektors wird dann am IfT ein Ejektor ausgelegt und gefertigt. Dieser wird dann bei
Konvekta in den Prototypen der CO,-Ejektor-Warmepumpen-Klimaanlage integriert.
Bei Konvekta erfolgt dann die experimentelle Untersuchung zur Effizienz des
Ejektorkreislaufs. Der Vergleich der experimentellen Ergebnisse mit den am IfT
durchgefuhrten numerischen Simulationen ermoglicht dann auch eine Verifizierung
bzw. Verbesserung der Kreislaufsimulationen und der in ihnen verwendeten Modelle.

Abschlielend soll anhand von numerischen Simulationen mittels eines am IfT
entwickelten Klimamodells [SL10] Uberpruft werden, in wie weit diese Anlage auch
fur den Einsatz in anderen Klimazonen geeignet ist.

3. Simulationen zu Schaltungsvarianten zur Integration eines
Ejektors in eine CO2-Klima-Wirmepumpenanlage

Gegenstand des vorliegenden Projekts ist die grundlegende Untersuchung,
Entwicklung und Optimierung eines CO»-Ejektorkreislaufs flur eine umschaltbare
Klima-Warmepumpen-Anlage fur Stadtbusse. Die neuartigen Lésungsansatze zur
Verwirklichung dieser Zielsetzung bestehen zunachst in der Untersuchung
verschiedener Verschaltungen zur Einbindung des Ejektors in einen COz-Kreislauf.
Daruber hinaus ist fur den energieeffizienten Warmepumpenbetrieb auch die
Entwicklung eines optimierten Heizkonzepts erforderlich. Als Warmequellen stehen
dabei die Luft, der Motorkuhlkreislauf und das Abgas zur Verfigung. In numerischen
Simulationen soll untersucht werden, wie und in welchem Male die Warmequellen
fur verschiedene Heizbedarfsfalle sinnvoll eingesetzt werden kdnnen.

Fur die Simulationen steht eine objektorientierte Simulations-Plattform fir die
Berechnung von Kalte- und Warmepumpenkreislaufen zur Verfligung [Teg99]. Dabei
handelt es sich um die Modelica Modellbibliothek TIL (TLK-IfT-Library) in Verbindung
mit der Simulationsplattform Dymola, die eine Komponentenbibliothek fur stationare
und transiente Simulationen darstellt. Die Bibliothek wurde von der TLK-Thermo
GmbH und dem Institut fir Thermodynamik der TU Braunschweig entwickelt. Der
Vorteil von TIL ist die flache Modellstruktur, die es dem Anwender ermdglicht, die
Bibliothek auf einfache Weise zu erweitern. TIL ermoglicht die Simulation sehr
unterschiedlicher physikalischer Phanomene und die einfache Analyse der Effizienz
der Kreislaufkomponenten. Die Modelle fir einzelne Anlagenkomponenten kdnnen
zusammengefasst werden, um Simulationen des Gesamtsystems in Hinblick auf die
Optimierung einzelner Anlagenkomponenten durchfihren zu kdénnen. Diese
Simulationsplattform wurde mithilfe dynamischer Simulationsmodelle in der
Modellsprache Modelica auf die Bedurfnisse des beantragen Projekts angepasst.
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3.1. Auswertung von Feldversuchen

Ziel des Projekts ist die Entwicklung einer umschaltbaren CO,-Warmepumpen-Klima-
anlage, die fur den typischen Heiz- und Klimatisierungsbedarf eines Stadtbusses fur
den mitteleuropaischen Klimaraum optimiert ist. Des Weiteren soll der Klima-
Warmepumpenkreislauf auch fur den statistisch relevanten Drehzahlbereich des
Verdichters ausgelegt werden. Daher wurden zunachst Feldversuche flr einen
Stadtbus/Uberlandbus in Kassel ausgewertet, um die relevanten Drehzahl- und
Aulentemperaturbereiche flr die Auslegung der Anlage zu ermitteln.
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Abbildung 3.1 Haufigkeiten von Drehzahlen im Stadtbusbetrieb (Feldmessung)

Die Messungen umfassen 12 Datensatze an verschiedenen Tagen im Jahr 2010 und
2011. Fur die Ermittlung der typischen und relevanten Drehzahlen, wurden alle 12
Datensatze gemeinsam betrachtet und die Haufigkeit der Drehzahlen mit einer
Klassenbreit von 50 U/min ausgewertet. Das Ergebnis dieser Auswertung zeigt
Abbildung 3.1. Deutlich ersichtlich ist der Bereich der Leerlaufdrehzahl und der
Bereich der Betriebsdrehzahlen. Die Leerlaufdrehzahl hat dabei einen Anteil von
mehr als 30% und spiegelt damit die hohe Relevanz dieses Betriebspunktes wieder.

In Abbildung 3.2 sind weitere Auswertungen von Drehzahlen von Stadtbussen
verschiedener Orte aufgetragen. Ebenso wie bei der Auswertung der Feldmessung,
wird auch hier der hohe Anteil der Leerlaufdrehzahl erkennbar, sowie der Bereich der
Betriebsdrehzahlen. Hieraus ist die offensichtliche Pragnanz der Leerlaufdrehzahl
gut zu erkennen und muss bei der spateren Auslegung flr das Kihlen und Heizen
besonders berucksichtigt werden.
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Die vorherrschenden Umgebungstemperaturen der aufgezeichneten 12 Datensatze
zeigt Abbildung 3.3. Zusatzlich zu den Verlaufen der Umgebungstemperaturen sind
die Tage der Messungen eingetragen. Der Verlauf ist Uber die Uhrzeit der jeweiligen
Einsatztage des Versuchstragers dargestellt.
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Abbildung 3.3 Umgebungstemperaturen im Feldversuch — AC und WP Betrieb
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Der Grolteil der aufgezeichneten Datensatze umfasst den Winterbetrieb wobei zwei
Datensatze den Sommerbetrieb wiedergeben. Die Auswahl der Datensatze
beschrankt sich auf Messungen, bei denen der reine Kuhlbetrieb bzw. Heizbetrieb
der betrachteten Anlage aktiv war.

Die Temperaturverlaufe im Winterbetrieb zeigen gut den Temperatureinsatzbereich
fur den Warmepumpenbetrieb, welcher in den spateren Betrachtungen
Berucksichtigung finden wird. Die Spreizung der aufgezeichneten Umgebungs-
temperaturen korreliert gut mit der statistischen Auswertung von [SL10].

Auf der Grundlage der gezeigten Datensatze aus den Feldmessungen werden im
nachfolgenden Abschnitt zwei Referenzmodelle erstellt und validiert. AuRerdem
wurden durch die Auswertung der Datensatze relevante Drehzahlen und
Temperatureinsatzbereiche bestimmt.

3.2. Simulationsmodelle fur die Referenzanlage, Validierung

Bevor verschiedene Schaltungsvarianten zur Integration eines Ejektors untersucht
werden kdénnen, muss zunachst eine geeignete Referenzanlage entworfen werden.
Um belastbare Simulationsergebnisse fir die Effizienzsteigerung durch die
Verwendung eines Ejektors zu erhalten, ist es erforderlich, dass die verwendeten
Komponentenmodelle in der Modelica-Modellbibliothek und die untersuchten
Betriebsbedingungen die einer realen CO,-Omnibusklimaanlage maoglichst realistisch
abbilden.

Als Grundlage wurden zwei Referenzanlagenmodelle erstellt. Ein Modell stellt den
Betrieb des Systems im Kuhlbetrieb da, siehe Abbildung 3.4, und ein weiteres Modell
den Einsatz im Warmepumpenbetrieb, siehe Abbildung 3.5. Die Referenzmodelle
enthalten alle nétigen Komponenten zu ausreichender Abbildung des Verhaltens.
Dazu zahlt der Kaltemittelverdichter, der Gaskuhler, der interne Warmeubertrager
(IWT), die Expansionsventile sowie die Verdampfer und Rohrleitungen.
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Abbildung 3.4 Simulationsmodell Referenzanlage - AC-Betrieb

Der Kaltemittelverdichtermodell mit 110ccm Hubvolumen (FKX110) ist aus den
Ergebnissen von [Foer03] entstanden. Im Kuhlbetrieb saugt dieser Uberhitztes
Kaltemittel von einem niedrigen Druck an und verdichtet es auf ein hoheres
Druckniveau. Das verdichtete und heiRe Kaltemittel wird anschlieBend im
Realsystem durch zwei parallel geschaltete Gaskuhler enthitzt. Im Modell werden die
Eigenschaften der zwei Gaskuhler in einem Modell zusammengefasst. Durch die
Parallelschaltung und das annahernd symmetrische Verhalten der Gaskuhler kann
dies ohne Einschrankung hinsichtlich des Verhaltens zur Vereinfachung des
Referenzmodells getan werden. Das Kaltemittel wird anschlieRend nach Maoglichkeit
im internen Warmeubertrager (IWT) weiter enthitzt. AnschlieBend gelangt das
gekuhlte Kaltemittel zu den Expansionsventilen. Dort wird es vom hohen
Druckniveau auf ein niedrigeres Druckniveau entspannt und in den nachfolgenden
Verdampfern verdampft, Gberhitzt und schlief3lich wieder vom Verdichter angesaugt.

Das Referenzmodell fir den umgeschalteten Warmepumpenbetrieb zeigt Abbildung
3.5. Durch das Umschalten wird der Kaltekreislauf umgedreht und nun als
Warmepumpenkreislauf betrieben. Dabei werden die Verdampfer in der
Aufdachkompaktanlage und in der Frontbox zu Gaskuhlern, und kénnen somit die
dem Innenraum zugefuhrte Luft aufheizen. Der eigentliche Gaskuhler wird in dem
umgeschalteten Zustand als Verdampfer betrieben. Die Durchstromungsrichtung der
Warmeubertrager bleibt dabei fur das Kaltemittel erhalten.
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Abbildung 3.5 Simulationsmodell Referenzanlage - WP-Betrieb

Bevor die vorgestellten Simulationsmodelle fur den Klima- und Warmepumpenbetrieb
als Referenz verwendet werden konnen, muissen diese zuvor anhand von
Messungen in einen validen Zustand gebracht werden. Hierzu werden die weiter
oben gezeigten Feldmessungen herangezogen.

Beide Referenzmodelle werden anhand der dynamischen Feldmessungen aus Kap.
3.1 abgeglichen. Dabei werden die Leistungen und Druckverluste der
Warmeubertrager sowie die Druckverluste der Rohrleitungen adaptiert. Das
Verdichtermodell ist, wie zuvor erwahnt, ein bereits durch Messungen von [Foer03]
validiertes Modell und wird nicht weiter verandert.

Die Validierungsergebnisse fir den Kuhlbetrieb zeigen Abbildung 3.6 und Abbildung
3.7. In Abbildung 3.6 sind die Simulation und die Messung im ph-Diagramm
dargestellt, wobei hier die sehr gute Ubereinstimmung der Leistungen der
Warmeubertrager und die des Verdichtermodells ersichtlich werden. Ebenso sind die
sehr gut Ubereinstimmenden Druckverluste des Kreislaufs zu erkennen.

17



100

\ \‘
90 :

—_ . 7\ \
‘7 . \'\. ‘I"\
80 . Y Y
\ / VoL
— \ \ \
70 - ¥ AR

5 \ ~
3 ‘I / \ \ /ﬂ \
@ \ \ \ \
= 60k 1Y \
E 4 / \ A '\.‘ \'ﬂll
2 \ \ \
o 50 R
.--.--.._____ 5 / \ ‘\\ II\*.
40 - v Y y
y . i L \ \\ ‘I‘.
\ \ \
30 \ \ T
\\ \ \'! \
\ \ \
250 300 350 400 450 500 550

Specific Enthalpy [kJ/kg]

Abbildung 3.6 Messung (grau) vs. Simulation (schwarz): ph-Diagramm - AC-Betrieb

Abbildung 3.7 =zeigt die Lufttemperaturen am Verdampfer der Aufdach-
kompaktanlage. Auch hier wird die sehr gute Ubereinstimmung von Simulation und
Messung ersichtlich. Zusammenhangend betrachtet zeigt Abbildung 3.6 und
Abbildung 3.7, dass sowohl auf der Kaltemittelseite als auch auf der Luftseite das
Simulationsmodell sehr gute Ergebnisse liefert, und damit als valide gilt um far die

nachfolgenden Untersuchungen als Referenzmodell herangezogen werden zu
konnen.
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Abbildung 3.7 Messung vs. Simulation: Lufttemperaturen Verdampfer - AC-Betrieb
(grau: Messung, schwarz Simulation)
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Die Validierungsergebnisse fur den Warmepumpenbetrieb zeigen die Abbildungen
3.8 und 3.9. In Abbildung 3.8 sind wiederum die Simulationergebnisse und die
Messung im ph-Diagramm gegenibergestellt, wobei erneut  gute Uberein-
stimmungen in den ermittelten Leistungen der Warmeulbertrager und des
Verdichtermodells erkennbar sind. Auch die simulierten Druckverluste des Kreislaufs
stimmen sehr gut mit den Messungen uberein.
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Abbildung 3.8 Messung vs. Simulation: ph-Diagramm - WP-Betrieb (grau: Messung,
schwarz Simulation)

Abbildung 3.9 zeigt die Lufttemperaturen am Gaskuhler der Aufdachkompaktanlage
fur den WP-Betrieb.
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Abbildung 3.9 Messung vs. Simulation: Lufttemperaturen Gaskiihler - WP-Betrieb
(grau: Messung, schwarz Simulation)
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Auch hier wird die sehr gute Ubereinstimmung von Simulation und Messung
ersichtlich. Zusammenhangend betrachtet zeigen die Abbildungen 3.8 und 3.9, dass
sowohl auf der Kaltemittelseite als auch auf der Luftseite das Simulationsmodell sehr
gute Ergebnisse liefert, und damit wieder als valide gilt, und fur die nachfolgenden
Untersuchungen als Referenzmodell herangezogen werden kann.

Nachfolgend werden nun die Grundlagen der Ejektormodellierung dargestellt, auf
deren Basis dann die vorgestellten Referenzkreislaufe zur Einbindung von Ejektoren
erweitert werden

3.3. Grundlagen Ejektoren und Ejektorkreislaufe

Kalteanlagen mit CO; als Kaltemittel haben im Vergleich zu Kalteanlagen mit den
derzeit verwendeten Kaltemitteln den Nachteil der vergleichsweise geringen
Leistungszahlen bei hohen Umgebungstemperaturen. Der im Vergleich hohe
Drosselverlust im Expansionsventil ist eine Ursache dieser Verluste. Von daher ist
die Reduzierung dieser Drosselverluste im besonderen Interesse bei der
Weiterentwicklung von CO,-Kaltekreislaufen. Eine Mdglichkeit die Drosselverluste zu
verringern, bzw. zurickzugewinnen, ist die Verwendung von Ejektoren. Im
Gegensatz zu anderen Komponenten wie z.B. Expandern, haben Ejektoren den
Vorteil, dass sie durch ihren einfachen Aufbau ohne bewegliche Bauteile preiswert
und wartungsarm sind. In Abbildung 3.10 ist der Aufbau eines Ejektors gezeigt.

Saugmas-
senstrom

Mischrohr Saugdiise _‘

Treibmas-
senstrom

Abbildung 3.10 Bauteile eines Ejektors. Der Treibmassenstrom ist mit der Hochdruck-
seite verbunden, der Saugmassenstrom mit der Niederdruckseite. [Luc15]

In den Ejektor treten der Treibmassenstrom der Hochdruckseite und der
Saugmassenstrom der Niederdruckseite ein. Der Ejektor besteht aus einer Treibduse
in welchem der Treibmassenstrom beschleunigt wird, aus einer Saugduse, in welcher
der Saugmassenstrom komprimiert wird, einem Mischrohr, in dem beide Strome
vermischt werden und schliel3lich einem Diffusor, in dem der vermischte Strom
verzogert wird. Abbildung 3.11 zeigt den am haufigsten verwendeten Ejektorkreislauf.
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Abbildung 3.11 Am héaufigsten verwendeter Ejektorkreislauf: das Expansionsventil
durch einen Ejektor ersetzt und hinter dem Ejektor ein Separator installiert [Fio11].

Die Funktion dieses Kreislaufs wird im Folgenden nach [SLK 2013] beschrieben. In
dem Kreislauf verdichtet der Kompressor das Kaltemittel auf das Hochdruckniveau.
Im darauf folgenden Gaskuhler gibt das Kaltemittel Warme an die Umgebung ab,
wodurch die Dichte des Kaltemittels hinter dem Gaskuhler erhéht wird. Nachfolgend
tritt das Kaltemittel in die Treibdlse des Ejektors ein. In dieser konisch zulaufenden
Treibdlise wird das hochdichte und auf hohem Druck vorliegende Kaltemittel
beschleunigt. Durch diese Expansion des Kaltemittels verdampft ein Teil, sodass ein
zweiphasiges Gemisch aus der Treibduse austritt. Der Druck hinter der Treibdse ist
geringer als der Saugdruck, wodurch Kaltemittel vom Verdampfer in den Ejektor
gesaugt werden kann. Der Saugmassenstrom wird in der Saugduse beschleunigt.
Die beiden Strome werden in dem Mischrohr vermischt, wobei sich Geschwindigkeit
und Druck angleichen. Die Querschnittsflache im Mischrohr und die Durchmischung
der beiden Strome bedingen eine Reduzierung der Geschwindigkeit und somit eine
Erhdhung des Druckes. Im Diffusor wird durch die weitere VergroRerung des
Durchmessers eine  Druckerhdhung auf ein  Niveau oberhalb des
Verdampfungsdruckes erreicht. Dieser Druckrickgewinn wird unter anderem von
[EIb11], [NMM10] und [LSTK13] messtechnisch gezeigt. Nach dem Diffusor tritt das
Kaltemittel aus dem Ejektor aus und wird in einen Separator geleitet, worin flussiges
und gasformiges Kaltemittel getrennt werden. Der gasformige Anteil wird vom
Verdichter angesaugt, der flussige Anteil wird vom Ejektor Uber ein einstellbares
Ventil in den Verdampfer gesaugt, in welchem das Kéltemittel verdampft wird. Uber
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das Ventil kann eine Uberhitzung des angesaugten Kaltemittels eingestellt werden.
Innerhalb eines Ejektor Kreislaufes exisieren also drei Druckniveaus.

In dem vorgestellten Kreislauf sind die Massenstrome, die durch den Gaskuhler und
den Verdampfer stromen, verschieden. Die Massenstromverteilung kann mittels des
Separators bestimmt werden. Innerhalb des Separators werden wie zuvor
beschrieben die beiden Phasen getrennt. Unter Annahme einer perfekten Trennung
der beiden Phasen innerhalb des adiabaten Separators muss im stationaren Zustand
die zugeflhrte flissige als auch dampfformige Masse wieder abgefuhrt werden.
Daraus ergibt sich der folgende Zusammenhang zwischen den beiden aus dem
Separator austretenden Massenstromen und dem Dampfgehalt x am
Separatoreintritt

m_1 3.1
mg Xe

mit
Xe = f(pe'he) 3.2

Der Ejektoraustrittsdruck ergibt sich dabei aus den Betriebsbedingungen des
Ejektors und kann messtechnisch bestimmt werden. Die Berechnung der Enthalpie
am Ejektoraustritt erfolgt Uber den ersten Hauptsatz der Thermodynamik
_ thghg + mghg 3.3
T g + g '
Die folgende Ejektoreffizienz wurde von Kohler et al. [KTRTO7] vorgestellt. Dabei
wird der Ejektor in zwei Prozesse aufgeteilt: die Expansion des Treibstromes wird
analog zu einem Turbinenprozesses, und die Verdichtung des Saugstromes analog
zu einem Verdichter beschrieben
ms h;,isen - hs

=S _So%en =, 3.4

77E jector ‘ ! ’
J mg hd - hd,isen

hq bezeichnet die Enthalpie am TreibdUseneintritt, h; ., die Enthalpie bei einer
isentropen Entspannung vom TreibdUseneintrittszustand auf den
Ejektoraustrittsdruck, h, die Saugduseneintrittsenthalpie und hy .., die Enthalpie bei
einer isentropen Verdichtung vom  Saugdlseneintrittszustand auf den
Ejektoraustrittsdruck. Diese Effizienzdefinition besitzt im Vergleich zu anderen
Definitionen den Vorteil, dass nur von aul3en messbare GrolRen fur die Bestimmung

der Effizienz benotigt werden.

Ein Ejektor kann die ihm zur Verfugung stehende Energie dazu nutzen einen
Kaltemittelmassenstrom anzusaugen und zu verdichten. Die Ansaugung des
Saugmassenstromes m, wird durch das Entrainmentratio ¢ beschrieben
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_ s 3.5
¢= g
Die Verdichtung des Kaltemittelmassenstromes wird duch den Druckriickgewinn
Ap,.. ausgedruckt

3.6

Aprec = Pe — Ds-
Es gibt einen Zusammenhang zwischen dem Druckrickgewinn und dem
Entrainmentratio. Es kann entweder ein kleiner Saugmassenstrom stark verdichtet,

oder ein groRer Saugmassenstrom gering verdichtet werden. Dies ist in Abbildung
3.12 schematisch dargestellt.

o
>

Entrainment Ratio ¢

v

Druckriickgewinn 4p,,.

Abbildung 3.12 Definition der Ejektordrosselkurve [LSMK12]

3.4. Grundlagen zur Ejektorauslegung

Der Treibdlisendurchmesser d, ist der wichtigste Parameter einer Ejektorauslegung,
welcher zu Beginn der Auslegung bestimmt werden muss. In Abbildung 3.13 sind die
Geometrieparameter einer Ejektorauslegung dargestellt.

Abbildung 3.13 Geometrieparameter eines Ejektors [LSMK12]
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Fur die Auslegung des Ejektors werden Simulationen flr eine Vielzahl von
Betriebsbedingungen  des Busses  durchgefihrt um den  optimalen
TreibdUsendurchmesser des Ejektors zu bestimmen. Dafir werden die am IfT
vorhandenen Modelle eines Ejektors verwendet, die nachfolgend erlautert werden.

Erhaltungssdtze

Der Ejektor wird generell als Black Box angesehen, so dass nur externe Grolen fur
die Berechnung des Ejektors bendtigt werden. Fur die Bilanzierung werden die
Massenbilanz und der erste Hauptsatz der Thermodynamik herangezogen

M, = My + My 3.7

3.8

Thehe = Thdhd + Thshs.

Zusatzlich werden zur Beschreibung des Ejektors eine Leistungsgrofde und eine
EffizienzgrolRe bendtigt. Die LeistungsgrofRe legt die absolute Ejektorgrofie fest, und
die EffizienzgroRe bestimmt die relative Energieumsetzung im Ejektor. Als
EffizienzgrolRe kann z.B. die Ejektoreffizienz ng ko, 0der der Druckriickgewinn Ap,.,
verwendet werden.

Die LeistungsgroRe ist der Treibmassenstrom, dessen Berechnungsmodell im
Folgenden dargestellt wird.

Treibdiisenmodell

Die Beschreibung der Strdmung im engsten Querschnitt der Treibdise (Index t)
erfolgt analog zu Lucas [Luc15]. Der Treibdisenmassenstrom lasst sich wie folgt
bestimmen

mdzAt'Qt'ut’ 39
mit der Querschnittsflache A, der Dichte des Fluids ¢ und dessen Geschwindigkeit u.

Uber den ersten Hauptsatz der Thermodynamik unter der Annahme einer adiabaten
Zustandsanderung ohne technische Arbeit, und unter der Vernachlassigung der
kinetischen Energie am Treibdiseneintritt folgt fur die Geschwindigkeit des
Kaltemittelmassenstroms im engsten Querschnitt der Treibdise

up = ,/2 - (hg — hy). 3.10

Die Dichte o, und die Enthalpie h, im engsten Querschnitt der Treibdise sind
unbekannt und hangen vom Druck in diesem Querschnitt ab. Da der Druck im
engsten Querschnitt auch nicht bekannt ist, wird eine weitere Information bendtigt.
Lucas und Kohler [LK12] haben experimentell ermittelt, dass die Stromung in der
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Treibdlse blockiert ist, d.h. dass Schallgeschwindigkeit innerhalb des engsten
Querschnitts der Treibdlse herrscht. Mit Hilfe dieser Information kann bei bekannter
Schallgeschwindigkeit ¢ diese gleich der Geschwindigkeit u, gesetzt, und der Druck
im engsten Querschnitt iterativ berechnet werden. Folglich kann dann die Dichte und
die Enthalpie im engsten Querschnitt ermittelt werden.

Die Berechnung der Schallgeschwindigkeit erfolgt durch ein Modell nach Brennen
[Bre05]

1 ak, (1-—a)k,

7= 3.11
Dabei wird der Koeffizient k& fur die Gasphase (Index v) ermittelt aus
k, =0 —-g,)f, +€,90 3.12
Und fur die Flussigkeitsphase (L) aus
k, =¢e.9 ()" 3.13

Die Koeffizienten g, und f, haben nach [Bre05] eine GréRenordnung von 1, und
konnen daher naherungsweise zu 1 gesetzt werden

gy = 1

3.14
fo=1
Aus Fluidstoffdaten fir CO, werden die Koeffizienten n und g* bestimmt
= 0,566
i 3.15
g* =21.

Der Koeffizient ¢, kann nach Brennen mit a gleichgesetzt werden.

Ejektoreffizienzmodell

Als EffizienzgroRe wird im Berechnungsansatz von Lucas [Luc15] der
Druckrackgewinn Ap,.. des Ejektors verwendet, so dass sein Ejektoreffizienzmodell
eine Drosselkurve fur Ejektoren nachbildet.

Der Druckrickgewinn wird mit dem maximalen Druckrickgewinn des Ejektors
normiert, so dass die Drosselkurve unabhangig von der Ausfertigung des jeweiligen
Ejektors ist. Dieser normierte Druckruckgewinn wird Uber dem Entrainmentratio
aufgetragen

A
_OPrec  _ a4, 3.16

Aprec,max
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Falls der maximale Druckrickgewinn nicht messtechnisch bestimmt wurde, muss
eine Annaherung getroffen werden. Lucas prasentiert fir seine vermessenen
Ejektoren folgenden Ansatz

A
prec,max — 0,14-661 * pd _ 0,06344‘ 317
APrrie Pkrit

Dieser Ansatz wird auch flr die Untersuchungen im Rahmen dieses Projekts
verwendet. Die Steigung der Ejektordrosselkurve wird Uber folgende Funktion
ermittelt

—7,94198

D —-8,17765 Oh
m = 3014132,75 * (p—s> . (0}15) * Re, 209401 4 0,78791, 3.18
d d

mit der Ohnesorg-kennzahl Oh und der Reynoldszahl Re.

Die Reynoldszahl ist folgendermalen definiert

Uy d;

3.19
Re, ”
mit
, =T 3.20
PuAt
und
Py = f(ps'sd)r vy = (s, Sa)- 3.21

Die Ohnesorgezahl Oh beschreibt den Einfluss des Freistrahls des
Treibdisenmassenstroms auf die Verluste im Ejektor. Es gilt nach Fiorenzano
[Fio11]:

. 3.22
Oh=v T

Ohs _ V_S psdt 3.23
Ohg Vg Padm’

Die vorgestellten Modelle zur Beschreibung des Ejektor und der Ejektoeffizienz
bilden die Basis fur die Simulationen zu Ejektorkreislaufen fur den Kalte- und
Warmepumpenbetrieb im nachfolgenden Abschnitt.
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3.5. Simulationen fur verschiedene Verschaltungen zur Integration eine
Ejektors in den Klimabetrieb

In der Abbildung 3.4 ist das Simulationsmodell der Referenzanlage fur den
Klimabetrieb dargestellt. Die folgenden Untersuchungen zur Integration eines
Ejektors werden auf den dort dargestellten Kreislauf beschrankt. Bei der Integration
des Ejektors spielt vor allen Dingen die einfache technische Realisierbarkeit eine
grol’e Rolle, d.h. dass Verschaltungsvarianten ohne weiteres in die vorhandene
Struktur einer Aufdachkompaktanlage integriert werden koénnen. Zwei mdgliche
Verschaltungsvarianten einer Ejektor-Klimaanlage sind in den Abbildungen
Abbildung 3.14 und Abbildung 3.15 dargestellt.
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Abbildung 3.14 Simulationsmodell AC-Betrieb - Verschaltungsvariante I

Damit eine zunachst endgultige Verschaltungsvariante identifiziert werden kann,
werden beide Varianten mit einem transienten Temperaturprofil und dynamischer
Verdichterdrehzahl (siehe Abbildung 3.16) auf ihre Leistungsfahigkeit untersucht und
mit dem Referenzmodell verglichen. Die Verschaltungsvariante mit dem groften
Leistungspotential wird entsprechend gewahlt und fur die abschliellenden
Bewertungen mit detaillierteren Ejektormodellen herangezogen.

Fur die Vorbewertung wird am Ejektor ein konstanter Ejektorwirkungsgrad von 20%
gewahlt, der Treibdisenquerschnitt wurde zuvor durch Variationsrechnungen
bestimmt. Dabei wurden unterschiedliche Randbedingungen und Betriebszustande
untersucht und ein Treibdisenquerschnitt ermittelt, mit dem der Kreislauf im Grofteil
seines Betriebes energetisch optimal betrieben wird.
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Abbildung 3.15 Simulationsmodell AC-Betrieb - Verschaltungsvariante II

Auf der Grundlage eines konstanten Ejektorwirkungsgrads bleiben die beiden
Schaltungsvarianten vergleichbar, und allein die Verschaltungsstrukturen wirken sich
auf die Leistungsfahigkeit aus.
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Abbildung 3.16 Randbedingungen fiir den Leistungsvergleich

Die Ergebnisse fur den COP und die Kalteleistung im Verhaltnis zu den Werten der

Referenzanlage (normierter COP und normierte Kalteleistung) sind in Abbildung 3.17

und Abbildung 3.18 dargestellt. Im Vergleich wird erkennbar, dass die Verbesserung
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des COPs der Anlage in beiden Fallen nahezu gleich ist, jedoch wirkt sich die
Verschaltungsunterschiede der Verdampfer deutlich auf die Kalteleitung aus.
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Abbildung 3.17 Normierte Kalteleistung und COP - Verschaltungsvariante I

Im Vergleich der Varianten wird mit der Verschaltungsvariante Il im Durchschnitt ca.
8% mehr Kalteleistung gewonnen als mit der Verschaltungsvariante |. Beide
Varianten haben ein hoheres Leistungspotenzial als die Referenzanlage, wobei der
Kalteleistungsmehrgewinn bei der Schaltungsvariante Il im Vergleich zur Variante |
und vor allem zur Ausgangsanlage mit 28% deutlich hoher ist. Vor diesem
Hintergrund wird die Verschaltungsvariante [l fur die weiterfUhrenden
Untersuchungen praferiert.
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Abbildung 3.18 Normierte Kalteleistung und COP - Verschaltungsvariante II
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3.6. Entwicklung des Warmepumpenmodells

Fur die Entwicklung des Warmepumpenmodells spielt, wie zuvor flr den Kihlbetrieb,
die leichte Integrierbarkeit des Ejektors in die vorhandene Struktur eine wesentliche
Rolle. Des Weiteren sind zwei Grundiberlegungen zu berucksichtigen. Zum einem,
wird in diesem Betriebsmodus keine Kalteleistung bendtigt, wodurch komplexe
Verschaltungen verdampferseitig unnétig werden. Zum anderen ist eine mdglichst
hohe Heizleistung zu erzielen, wobei der Aufwand mdglichst gleich oder geringer
sein sollte als im Referenzsystem.

Die grundlegende Funktion einer Warmepumpe ist, ein Medium von einem niedrigen
Temperaturpotential, z.B. von Umgebungstemperaturniveau, auf ein hoheres
Temperaturpotential zu pumpen, und das héhere Temperaturpotential zum Heizen zu
nutzen. Die zu gewinnende Heizleistung kann also in Abhangigkeit vom
Ausgangstemperaturniveau und von der Verdichterleistung, also Verdichteraustritts-
temperatur bzw. dem Hochdruck gebracht werden.
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Abbildung 3.19 WP-Simulationsmodell mit Ejektor-Integration

Die zu untersuchende Ejektorwarmepumpe in Abbildung 3.19 wird wie auch die
Referenzanlage in Abbildung 3.5 zunachst als Luft-Luft-Warmepumpe betrieben,
wodurch die Ejektorintegartion leicht auszufuhren ist. Wie zuvor diskutiert, werden
die Gaskuhler, welche jetzt im Verdampferbetrieb arbeiten, hier nicht weiter im Detail
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betrachten. Beide verdampfen das Arbeitsmedium auf gleichem Druckniveau, die
Durchstromungsrichtung kaltemittelseitig bleibt wie zuvor angesprochen erhalten.

Damit das Warmepumpensystem ausreichend Heizleistung bereitstellen kann, muss
entweder die Verdichteraustrittstemperatur oder der Hochdruck angepasst werden.
Die Verdichteraustrittstemperatur wird u.a. malgeblich durch den isentropen
Wirkungsrad des Verdichters bestimmt (vgl. [F6rO4]) und steht daher nicht
unmittelbar als Eingriffsgrofie zur Verfugung. Zudem kann die Austrittstemperatur
zum Schutz des Verdichters und des umlaufenden Ols nicht beliebig erhéht werden.
Jedoch kann der Hochdruck von auflen als StellgrofRe fir die Heizleistung beeinflusst
werden. Somit kann die Heizleistung theoretisch mit dem Hochdruck auf die
geforderte Heizleistung angepasst werden. Das fuhrt aber meist zu einer
deutlicheren Verschlechterung der Leistungszahl. Darlber hinaus sind dem
Hochdruck zum Schutz der Komponenten und des Systems auch Grenzen gesetzt.

Durch die Integration des Ejektors entsteht in der Prozessfihrung ein mittleres
Druckniveau, von dem der Verdichter anstelle des tieferen Verdampfungs-
druckniveaus ansaugt. Hierdurch ergibt sich theoretisch ein Potential zur Erhéhung
des Hochdruckniveaus und entsprechender Heizleistung bei gleicher Leistungszanhl.

Nach Abbildung 3.12 kann das mittlere Druckniveau durch das Verhaltnis zwischen
Treibmassenstrom und Saugmassenstrom am Ejektor beeinflusst werden (s. Gl. 3.5).
Somit muss entweder der Saugmassenstrom kleiner, bzw. der Treibmassenstrom
groRer werden, damit der Druckriackgewinn moglichst grof® ausfallt, und bei gleichem
Druckverhaltnis des Verdichters der Hochdruck steigt und dadurch mehr Heizleistung
erzeugt werden kann.

Damit auf Basis dieser Zusammenhange eine geeignete und effiziente
Betriebsstrategie entworfen werden kann, sind weitere Untersuchungen notwendig,
die im Umfang dieses Projekts nicht durchgefiihrt werden konnten. Somit wird der
Saugmassenstrom in der Anlage aus Abbildung 3.19 hauptsachlich vom
Uberhitzungsregelden Expansionsventil bestimmt, und der Treibmassenstrom durch
das Wechselspiel zwischen Verdichterbetriebspunkt und Ejektortreibduse, was in der
spater folgenden Auslegung explizit betrachtet wird.

3.7. Numerische Untersuchung verschiedener Heizkonzepte

Das Referenz-Warmepumpensystem (siehe Abbildung 3.5) operiert als Luft-Luft-
Warmepumpe, d.h. Verdampfer als auch Gaskuhler werden, abgesehen vom
Kaltemittel, mit Luft durchstromt. Ein Nachteil von Luft-Luft-Warmepumpen ist die
Vereisung des Verdampfers. Die Umgebungsluft, die den Verdampfer durchstromt,
ist nie vollstandig trocken, und daher kann beim Unterschreiten des Tau- und
Gefrierpunktes an den Lamellen des Warmeulbertragers das in der Luft enthaltene
Wasser austreten und gefrieren. Dadurch entstehen zwei Effekte, die den
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Warmepumpenprozess storen und stilllegen kdnnen. Zum einen blockiert das
gefrorene Wasser in den Lamellen die Luftstrdémung, wodurch nur noch ein Teil des
Warmeubertragers seine Aufgabe ausfuhren kann. Zum anderen kann auch schon
eine geringe Eisschicht auf den Lamellen den Warmeubergang zwischen den
beteiligten Medien stéren oder unterbrechen, da in dem Fall das Eis als eine Art
Isolator wirkt. Bevor die Vereisung des Verdampfers zum Stillstand des
Warmepumpenprozesses fuhren kann, muss dieser entsprechend abgetaut werden.
Hierzu sind eine Vielzahl an Methoden bekannt (siehe [Kos10]), wobei die
Umschaltung bzw. Umkehrung der Prozessflihrung im Referenzsystem angewendet
wird.

Abbildung 3.20 zeigt die Umkehrung der Prozessfuhrung am Beispiel der Kaltemittel-
Saugtemperatur, wobei die grau hinterlegten Bereiche den Abtauprozess darstellen.
Hieraus ist gut zu erkennen, wie das System zum Abtauen des Verdampfers
umgeschaltet werden muss. Somit wird wahrend der Prozessumkehrung das
verdichtete Heildgas durch den Verdampfer geleitet, und das Eis auf der Luftseite
getaut.

peratur

Tem|
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Abbildung 3.20 Prozessumkehr zur Verdampferenteisung

Wahrend der Dauer des Abtauprozesses produziert das System keine Heizleistung
und arbeitet daher vollkommen ineffizient. Daher gibt es Uberlegungen, dem Problem
der Vereisung entgegenzuwirken und andere Warmequellen zur Verdampfung des
Kaltemittels zu verwenden. Denkbar sind hierzu zwei Abwarmestrome, die, basierend
von ihrer Quelle, zunachst als Verluste betrachtet werden konnen. Dazu zahlt zum
einen die Motorabwarme, die vom Kuhlwasser aufgenommen wird, und ab einer
bestimmten Temperatur Warme an die Umgebung abgibt. Zum anderen ist die bisher
ungenutzte Warme des Abgases dazu zu zahlen. In beiden Einsatzfallen ware eine
Prozessumkehr wie bisher unnétig, und die Warmepumpe konnte kontinuierlich zur
Heizleistungsproduktion betrieben werden.

Aus dieser Motivation heraus sind zwei weitere Warmepumpenmodelle entstanden.

Beide Kreislaufe basieren auf dem Referenzsystem in Abbildung 3.5, wobei der
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Verdampfer fir die jeweilige Anwendung verandert wurde. Entsprechend ersetzt wird
zur Nutzung der Motorabwarme (gebunden im Kihlwasser) der Luft-Kaltemittel-
Verdampfer durch einen Wasser-Kaltemittel-Verdampfer ersetzt, zur Abgaswarme-
nutzung durch einen Abgas-Kaltemittel-Verdampfer.

FUr eine detaillierte Beschreibung der Dynamik von Abgas und Motorabwarme im
Klhlwasser liegen fur die Untersuchungen im Rahmen dieses Projektes keine
Modelle vor, daher werden flur das Abgas und Kihlwasser durchschnittliche und
typische Werte angenommen. So wird beispielsweise flr das Abgas eine konstante
Verdampfereintrittstemperatur von 200°C, und flr das Kuhlwasser eine konstante
Eintrittstemperatur von 70°C festgelegt. Die Austrittstemperaturen sind in beiden
Fallen begrenzt. So darf das Abgas am Austritt nicht unter 100°C sinken, um
Materialschaden durch Auskondensation zu vermeiden. Das Kuhlwasser darf eine
Austrittstemperatur von 60°C am Austritt nicht unterschreiten, um modgliche Schaden
am Motor durch zu starke Kuhlung zu vermeiden.

FUr den Betrieb der Warmepumpe wurde der gesamte Betriebsbereich des
Verdichters durchfahren und anschliel3end die Werte gemittelt. Die Ergebnisse hierzu
zeigt Abbildung 3.21. Die Heizleistung sowie der COP sind in der Darstellung in
Relation zum Referenzsystem einer Luft-Luft-Warmepumpe angegeben.
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Abbildung 3.21 Normierte Heizleistung und COP von alternativen Warmequellen

Die Verwendung alternativer Warmequellen, wie das betrachtete Abgas und

KlUhlwasser, zeigen im Vergleich zur Referenz Luft-Luft-Warmepumpe ein deutlich

besseres Leistungsvermodgen. Der Anstieg bei sinkender Umgebungstemperatur

zeigt zudem auch die Leistungsgrenzen von Luft-Luft-Warmepumpen, die mit

sikender Umgebungstemperatur, wie theoretisch und praktisch bekannt, weniger
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Heizleistung produzieren kénnen. Aus diesem Grund scheint der Einsatz der
alternativen Warmequellen sinnvoll.

Der Vergleich untereinander macht deutlich, dass das Kuhlwasser mehr Potential als
das Abgas hat, obwohl die nutzbare Temperaturdifferenz im Abgas weitaus grofer
ist. Die Erklarung findet sich im Unterschied des Fluidzustandes. Das Abgas liegt
gasformig vor, und hat im Vergleich zum Kuhlwasser einen deutlich geringeren
Warmeubergangskoeffizienten. Zudem kann die Oberflache abgasseitig zur
Verbesserung des Warmeubergangs nicht unendlich erhéht werden, da ansonsten
der Druckverlust zu grof3 wird, und der Motor einen zu gro3en Abgasgegendruck
wahrend des Ausschiebens der Verbrennungsgase Uberwinden muss. Das flhrt zu
einer hoheren notigen Ausschiebearbeit, wodurch letztendlich der Kraftstoffverbrauch
steigt, der durch die Malihahme grundlegend gesenkt werden sollte.

Im Zuge der Uberlegung von weiteren Warmequellen zum Betreiben der
Warmepumpe konnen beide Konzepte eine nicht unwesentliche Verbesserung der
Heizleistung darstellen. Aus diesem Grund sind genauere Betrachtungen von Abgas-
Luft- und Kuhlwasser-Luftwarmepumpen sinnvoll zu bewerten.

AbschlieBend muss erwahnt werden, dass die Ergebnisse nur formale Potentiale
zeigen kénnen, da die entsprechenden Modelle hierzu fehlen und die Abgas-, sowie
die Kihlwassertemperaturen stark der Dynamik des Motors unterworfen sind. Zum
anderen fehlt dadurch die Aussage zur moglichen Wechselwirkung mit den jeweiligen
Systemen, wie beispielsweise dem Kuihlwassersystem, an dem das Wasser-
Heizungssystem angeschlossen ist. Das Kuhlwassersystem konnte durch den
Eingriff merklich beeinflusst werden, so dass seine Funktion gestort werden kann.
Damit bleibt fir eine genauere Aussage Uber die Verwendung alternativer
Warmequellen nur die Beschreibung eines hierfir ausreichenden gesamten
Fahrzeugsystemmodells.
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4.  Auslegung und Fertigung des Ejektors

Die inneren Geometriefaktoren der Ejektoren (siehe Abbildung 3.13) sind anhand
von Erfahrung mit Ejektoren vergleichbarer Grolde ausgelegt worden, Grundlage ist
dabei die Arbeit von Lucas et al. [LSMK12]. Eine mitunter malgebliche
GeometriegrofRe ist der Treibdlisendurchmesser. Die Auslegung, bzw. die Auswahl
des Treibdiusendurchmessers fir den Klima- und Warmepumpenbetrieb wird in den
nachfolgenden Abschnitten beschrieben.

4.1. Ejektor fur den Klimabetrieb

Zur Bestimmung des Treibdiusendurchmessers sind mit dem Kreislaufmodell aus
Abbildung 3.15 Betriebspunkt-Variationsrechnungen vorgenommen, und fur jeden
berechneten Betriebspunkt jeweils der optimale Treibdlisendurchmesser ermittelt
worden. Die betriebspunktabhangige Variation der optimalen Treibdisen-
durchmesser zeigt Abbildung 4.1. Zusatzlich eingetragen ist der Bereich der Leerlauf-
und Betriebsdrehzahl.
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Verdichterdrehzahl [U/min]

Abbildung 4.1 Treibdiisendurchmesser AC-Betrieb

Die verstarkte Haufigkeit der Leerlaufdrehzahl im Stadtbusbetrieb wurde bereits
dargestellt. Nach diesem  Gesichtspunkt ware die Auslegung des
Treibdisendurchmessers fur diesen Betriebspunkt sinnvoll. Jedoch wirde der damit
gewahlte Treibdusendurchmesser im Betriebsbereich zu hdheren oder sogar sehr
hohen Hochdrtcken fuhren, und die Anlage wirde Uber den Sicherheitsdruckschalter
abgeschaltet werden. Um diesem Problem entgegenzuwirken sind verschiedene
Mdglichkeiten denkbar. Eine mdgliche Variante ware ein Bypass-Ventil Uber den
Ejektor, welches einen Teil des Hochdruck-Massenstroms durch einen Bypass am
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Ejektor vorbei leitet und damit den Hochdruck in den zulassigen Grenzen halt. Solche
Lésungen kommen beispielsweise in Orifice-Bypass-Ventilen zum Einsatz.

Die zweite Option ware der Einsatz von zwei Ejektoren. Ein Ejektor, ausgelegt fur
den Leerlaufbetrieb und ein zweiter Ejektor, ausgelegt fur den Betriebsbereich und
hohere Hochdrucke. Nachteil dieser Moglichkeit ist der Einsatz von zwei Ejektoren,
verbunden mit zusatzlichen Umschaltventilie und einer zusatzlich bendtigten
Betriebsstrategie.

Aus diesen Grunden ist die Entscheidung auf den Einsatz eines Ejektors mit
mittlerem Treibdisendurchmesser gefallen. Diese Lésung bietet die einfachste zu
realisierende technische Lésung. und bedarf keiner zusatzlichen Betriebsstrategie.

Nach Abbildung 4.1 wird daher ein Treibdusendurchmesser gewahlt, der zwischen
beiden Hauptbetriebsbereichen liegt und somit in beiden Betriebsgebieten einsetzbar
ist. Der gewahlte Treibdisendurchmesser und die weiteren Ejektorgeometriegrof3en
sind in Tabelle 4.1 gegeben.

Tabelle 4.1 Ejektorgeometrien fiir den AC-Betrieb
Durchmesser Mischrohr dm [Mm] 6,4
Lange Mischrohr I [Mm] 64
Durchmesser Treibduse d:[mm] 2,3
Winkel Diffusor aq[°] 5
Abstand TreibdUse - Saugdlse s[mm] 4.5

FUr die Abschatzung der Leistungsfahigkeit des Ejektorsystems aus Abbildung 3.15
mit den Ejektorgeometrien aus Tabelle 4.1 werden fur den AC-Betrieb flr relevante
Temperaturen und Verdichterdrehzahlen Berechnungen durchgefiihrt und in Relation
mit den Ergebnissen des Referenzsystem aus Abbildung 3.4 gebracht. Zum
Vergleich mit den optimalen Treibdisendurchmesser des Ejektors (s. Abbildung 4.1),
werden zusatzlich Punkte mit dem jeweils optimalen d; Wert durchgefuhrt, und den
Ergebnissen fur den gewahlten Treibdisendurchmesser gegenubergestellt.

In Abbildung 4.2 ist die relative Anderung der Leistungszahl (COP) des
Ejektorsystems zum Referenzsystem dargestellt. Dabei bedeuten alle Werte >1 eine
Verbesserung der Leistungszahl und alle Werte < 1 eine Verschlechterung im
Vergleich zum Referenzsystem. Korrelierend hierzu ist in Abbildung 4.3die relative
Anderung der Kalteleistung dargestellt. Aufgetragen sind, wie zuvor erldutert, die
Ergebnisse des Ejektorsystems mit optimalem Treibdisendurchmesser und mit
gewahltem konstantem Treibdisendurchmesser.
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Wie zu erwarten war, sind die Leistungszahlen und die Kalteleistung des Systems mit
optimalen Treibdusendurchmesser in jedem untersuchten Betriebspunkt besser als
die des Referenzsystems. Das System mit dem konstanten Treibdlisendurchmesser
weist bei Leerlaufdrehzahl und 20°C Umgebungstemperatur einen geringeren COP
als das Referenzsystem auf, was durch den fur diesen Betriebspunkt zu grof3en
TreibdUsendurchmesser zu erwarten war.
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Abbildung 4.2 Normierter COP - Ejektorkreislauf vs. Referenzanlage (AC)

Fur alle anderen Drehzahlen und Umgebungstemperaturen kann mit dem
Ejektorsystem mit konstantem Treibdusendurchmesser die Leistungszahl und die
Klimakalteproduktion jedoch deutlich verbessert werden. Die Leistungszahlen sind
dabei annahern auf dem Niveau des Ejektorsystem mit optimalen Treibdisen-
durchmesser. Entsprechend verbessert sich auch die Kalteleistungsproduktion,
welche in vielen Fallen sogar hoher ist als fur den Kreislauf mit optimalem
Treibdisendurchmesser.

Daraus lasst sich schlussfolgern, dass sich das Ejektorsystem mit konstantem
Treibdlisendurchmesser als einfache Lésung sehr gut zum Einsatz eignet, und die
Leistungszahl, sowie die Kalteleistungsproduktion im Vergleich zum Referenzsystem
hiermit deutlich verbessert werden. Zudem ist der Unterschied zu einem System mit
optimalem TreibdUsendurchmesser gering, wodurch die Losung mit konstantem
Treibdisendurchmesser zu praferieren ist.
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Abbildung 4.3 Normierte Kalteleistung - Ejektorkreislauf vs. Referenzanlage

Weiterhin kann man aus der Abbildung 4.2 und Abbildung 4.3 erkennen, dass die
Ejektorsysteme mit steigender Umgebungstemperatur deutlich an Effizienz
gegenuber dem Referenzsystem gewinnen. Das liegt zum einem am R-744-
Referenzsystem, da dieses bekanntlich bei hohen Umgebungstemperaturen durch
den damit steigenden Hochdruck und den steiler werdenden Isothermen mehr
Verdichterleistung aufnimmt und die Kalteleistungsproduktion sinkt. Die
Ejektorsysteme konnen diesem Effekt entgegenwirken, da diese die hohe
Druckdifferenz zwischen Hochdruck und Niederdruck ausnutzen, und dieses
Energiepotential zum Teil wieder in Verdichtungsarbeit umwandeln. Dadurch entsteht
ein Zwischendruckniveau, von dem der Verdichter ansaugt, so dass das
Druckverhaltnis Uber den Verdichter verkleinert wird. Darlber hinaus kann den
Verdampfern vollstandig verflissigtes Kaltemittel zugefihrt werden, wodurch die
Verdampfungsenthalpiestrecke von Siede- zu Taulinie nahezu vollstandig ausgenutzt
werden kann, was die Kalteleistungsproduktion verbessert.

4.2. Ejektor fur den Warmepumpenbetrieb

Die Dimensionierung des Ejektors im Warmepumpenbetrieb wird mit der gleichen
Vorgehensweise durchgefuhrt wie bei der Ejektordimensionierung zuvor im
Klhlbetrieb. FUr das Warmepumpensystem aus Abbildung 3.19 werden relevante
Umgebungstemperaturen und Verdichterdrehzahlen untersucht und der optimale
TreibdUsenquerschnitt fir den jeweiligen Betriebspunkt bestimmt. Die dadurch
bestimmten optimalen Treibdlisendurchmesser sind in Abbildung 4.4 dargestellt.
Ebenso sind die Bereiche der Leerlaufdrehzahl und die der Betriebsdrehzahlen
eingetragen.
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Analog zur Wahl des Treibdusendurchmessers im Kuihlbetrieb wird fur den
Warmepumpenmodus auch ein mittlerer TreibdUsendurchmesser gewahlt, um
zusatzliche Komponenten und Betriebsstrategien zu vermeiden. Die berechneten
GeometriegroRen fur den Warmepumpenejektor sind nachfolgend in Tabelle 4.2
dargestellt.

Tabelle 4.2 Ejektorgeometrien fiir WP-Betrieb
Durchmesser Mischrohr dm [Mm] 3,6
Lange Mischrohr Im [Mm] 36
Durchmesser Treibduse d:[mm] 1,4
Winkel Diffusor aq[°] 5
Abstand TreibdUse - Saugduse s[mm] 3,7

Die Ergebnisse in Relation zum Referenzsystem sind in Abbildung 4.5 und Abbildung
4.6 dargestellt. Dabei sind wiederum die relativen Darstellungen der Leistungszahl
(COP) und Heizleistung vom Warmepumpensystem mit optimalen Treibdusen-
durchmesser und gewahlten konstanten Treibdisendurchmesser gegenubergestellt.
In Abbildung 4.5 ist deutlich zu erkennen, dass fur jeden Betriebspunkt die
Ejektorkreislaufe effizienter Warme produzieren als es das Referenzsystem kann.
Jedoch wird mit Abbildung 4.6 auch deutlich, dass die Warmeausbeute im Vergleich
zur Referenz nur gering verbessert wird und in Bereich der Leerlaufdrehzahl sogar
geringfligig verringert wird.
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Abbildung 4.5 Normierter COP - Ejektorkreislauf vs. Referenzanlage (WP)

Der Unterschied zwischen optimalen Treibdisendurchmesser und konstantem
TreibdUsendurchmesser ist, auller bei Leerlaufdrehzahl, sehr gering, so dass hier
wiederum der Einsatz eines einzigen Ejektors mit konstantem d; genugt.
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Abbildung 4.6 Normierte Heizleistung - Ejektorkreislauf vs. Referenzanlage

Die Leerlaufdrehzahl tritt im Betrieb mit der grof3ten Haufigkeit auf und spiegelt zum
Groliteil den Zustand in den Haltestellen bei gedffneten Turen wieder. Dadurch wird
in diesen Betriebspunkt eine hohere Heizleistung gefordert. Vor diesem Hintergrund
ist zu Uberlegen, den Ejektorkreislauf mit zusatzlichen Malnahmen auf diese
spezifische Anforderung zu rUsten. Durch den Einsatz des Ejektors im
Warmepumpenkreislauf konnte die Leistungszahl bei ungeféhr gleichbleibender
Heizleistung erheblich verbessert werden. Durch mdgliche Anpassungsmalinahmen

40



konnte dieser Zusammenhang umgekehrt werden, und der Ejektor-Warmepumpen-
kreislauf so gestaltet werden, dass die Heizleistung bei gleichbleibender
Leistungszahl gesteigert werden kann. Dies bleibt zu diesem Zeitpunkt offen und
kann in weitergehenden Studien untersucht werden.

4.3. Auswahl eines Abscheiders/Separators

Der Abscheider oder Separator in einem Ejektorkalte- bzw. Warmepumpenkreislauf
erfullt eine wichtige Funktion, da Uber diesen die in Kapitel 3 beschriebene Aufteilung
der FlUussig- und Dampfphase erfolgt. Der Separator bestimmt somit das Verhaltnis
des Saugmassenstroms zum Treibmassenstrom des Ejektors. Wird diese Phasenab-
scheidung nicht trennscharf durchgeflhrt, kann es zur Verschlechterung der
Leistungszahl des Kreislaufes kommen.

Folgende negative Aspekte kann eine nicht vollstandige Trennung der beiden
Phasen haben. Wird ein gasformiger Anteil des Kaltemittels durch den fur den
Flussiganteil vorgesehenen Ausgang des Separators gesaugt, kann es zu einer
Verschlechterung des Warmelbergangs im Verdampfer kommen, da der
Dampfanteil im Verdampfer folglich ansteigt und der Warmelbergang von
gasformigen Fluiden an den Warmeubertrager schlechter ist. Werden dagegen
Flassigkeitstropfen durch den fir den Gasanteil vorgesehenen Ausgang gesaugt,
kann es zu Tropfenschlag im Verdichter kommen, was eine Beschadigung des
Verdichters nachziehen konnte. Dieser Fall ist unbedingt zu vermeiden.

Fur den Separator wurde in unserem Fall ein Olabscheider des Unternehmens
Temprite verwendet. Dieser Olabscheider wurde aus unterschiedlichen Griinden als
Separator ausgewahlt. Zum einen besteht durch die Auslegung dieses
Druckbehélters als Olabscheider die nétige Druckfestigkeit fiir den Betrieb als
Separator. Zum anderen verspricht die relativ grole Hohe des Separators im
Verhaltnis zu seinem Durchmesser und das verbaute Netz eine gute Abscheide-
leistung. Im Folgenden wird dieser als Separator eingesetzte Olabscheider auch als
Separator bezeichnet.

Zur Abschatzung der notigen Separatorgrofde werden Variations-Simulationen
durchgefuhrt. Der dynamische Betrieb im Bus setzt durch die veranderlichen
Betriebsbedingungen eine gewisse KaltemittelfUllmenge voraus. Diese betragt nach
den im Voraus durchgefuhrten Simulationen 6 Itr. Diese Menge muss der Separator
mindestens fassen. Tabelle 4.3 zeigt die verfligbaren SeparatorgréRen von Temprite
und vergleicht diese mit Separatoren aus anderen Ejektorkreislaufen aus der
Literatur. Bei den Vergleichen mit den Literaturquellen ist die Verdampferleistung der
jeweiligen Anlage angegeben.
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Tabelle 4.3 Verfiigbare Olabscheider von Temprite
Temprite Olabscheider
Model | Model | Model Model Model

IfT Elbel | 133A | 135A | 137AKlein | 137A groR | 138A
Hohe [mm] 830 | 608 |435 545 702 702 870
Innendurchmesser
[mm] 91 127 | 102 102 141 144 141
Volumen berechnet [I] | 5,4 7,7 3,6 45 10,96 11,43 13,58
Leistung Verdampfer
[kW] 4 35 - - - - -

Die Erfahrung zeigt, dass zur Gewahrleistung einer guten Phasentrennung ein
grolieres Separatorvolumen vorteilhafter ist als ein zu kleines Volumen. Da nach der
Vorabsimulation ein Mindest-Kaltemittelvolumen von 6 Itr berechnet wurde, ist es
daher sinnvoll ein Olabscheider der Modellreihe 137A zu verwenden.

Die Separatoren von Temprite besitzen im Inneren ein feinmaschiges Netz um die
Olabscheiderate zu erhdhen. Der Druckabfall Uber den Separator durch dieses Netz
ist unbekannt, und muss durch experimentelle Untersuchung bestimmt werden. Falls
dieser Druckabfall zu hoch ist, kann der Druckriackgewinn des Ejektors nicht fur eine
Verbesserung der Leistungszahl genutzt werden.

5. Experimentelle Untersuchungen des Ejektors-Kreislaufs

5.1. Priufstandsaufbau

FUr die messtechnische Untersuchung des Ejektorkreislaufes wurde ein modularer
Prufstand gebaut, in welchem der Klima- und Warmepumpenbetrieb flir den
Expansionsventilkreislauf und fur den Ejektorkreislauf untersucht werden kann. Damit
konnen eventuelle Verbesserungen der Leistungszahl durch den Einsatz von
Ejektoren herausgemessen werden.

Die Verdampfer befinden sich in einer Klimabox, in welcher die Ansaugbedingungen
fur die kalte Seite der Klimaanlage bzw. Warmepumpe realisiert werden. Die
Gaskunhler sind in einer Prufkammer aufgebaut, welcher ebenfalls temperiert werden
kann. Neben den Gaskuhlern sind der Verdichter, der Ejektor und der Separator
angeordnet. Im Folgenden sind die FlieRbilder der Kreislaufe mit Expansionsventil
und Ejektor sowie die Position der Sensoren dargestellt.
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Expansionsventilkreislaufs im Klimabetrieb

In Abbildung 5.1 ist der Prifstandsaufbau fur den Betrieb mit einem Expansionsventil
und in Tabelle 5.1 ist die eingesetzte Messtechnik dargestellt. Die Verdampfer, sowie
die Gaskuhler sind zweigeteilt. Hinter dem Gaskuhler befindet sich ein interner
Warmelubertrager, welcher einen Warmestrom auf den Saugstrom des Verdichters
Ubertragt.
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Abbildung 5.1 Flief3bild des Expansionsventilkreislaufs im Klimabetrieb

Tabelle 5.1 Sensoren im Expansionsventilkreislauf

Nummer Messstelle

T Verdichter_Eingang

T Verdichter_Ausgang
T_Gaskiihler_Eingang
T_Gaskiihler_Ausgang
T_Expansionsventil_Eingang
T_Expansionsventil_Ausgang
T_Verdampfer_Ausgang_(rechts)
T_Verdampfer_Ausgang_(links)
Pe_Verdichter_Eingang
Pe_Verdichter_Ausgang

11. Pe_Gaskiihler_Ausgang

12. Pe_Verdampfer_Ausgang
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=
©

Kreislauf mit Ejektor

Das Fliel3bild des Prufstands fur den Ejektorkreislauf im Klimabetrieb ist in Abbildung
5.2 und in Tabelle 5.2 ist die Ausstattung mit Sensorik dargestellt. Der
Ejektorkreislauf ist so aufgebaut wie in Kapitel 3.3 beschrieben. Im Gegensatz zum
Kreislauf mit Expansionsventil verfugt der Ejektorkreislauf Uber keinen internen
Warmeubertrager.
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Abbildung 5.2 Flief3bild Ejektorkreislauf im Klimabetrieb

Tabelle 5.2 Sensoren im Ejektorkreislauf

Nummer Messstelle

1. T_Verdichter_Eingang

T Verdichter_Ausgang
T_Gaskiihler_Eingang
T_Gaskiihler_Ausgang
Einspritzleitung

T Verdampfer_Ausgang_(rechts)
T Verdampfer_Ausgang_(links)
Pe_Verdichter_Eingang
Pe_Verdichter_Ausgang
Pe_Gaskiihler_Ausgang

11. Pe_Verdampfer_Ausgang
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In dieser Konfiguration war zunachst keine Druckmessung direkt nach dem Ejektor
realisiert, so dass der Druckruckgewinn des Ejektors nur indirekt Uber den
Verdichteransaugdruck ermittelt werden konnte (Ejektormessung 1). Wenn ein
Druckverlust uber den Separator vorhanden ist, kann die Ejektoreffizienz nicht direkt
bestimmt werden. Die Druckmesstelle hinter dem Ejektor wurde fur die 2. Massung
nachgerustet.

Da in den Kreislaufen kein Massenstromsensor verbaut ist, konnen die
Massenstrome nur indirekt bestimmt werden. Im Fall des Expansionsventilkreislaufs
muss nur ein Massenstrom bestimmt werden. Dieser wird hier Uber Polynome des
Verdichterherstellers ermittelt. Mit Hilfe dieser Polynome lasst sich der Massenstrom,
der durch den Verdichter gefordert wird, in Abhangigkeit von der Verdichterdrehzahl
und den Eintrittsbedingungen in den Verdichter bestimmen.

FUr den Ejektorkreislauf sind zwei Massenstrome fur die Bewertung der
Kreislaufeffizienz erforderlich. Dies ist zum einen der Treibmassenstrom des
Ejektors, welcher durch den Verdichter geférdert wird. Dieser kann wiederum mit
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Hilfe des Verdichterpolynoms berechnet werden. Zum anderen wird der
Saugmassenstrom des Ejektors bendétigt, welcher durch den Verdampfer gefiihrt
wird. Dieser kann bei diesem Prufstand nur durch die Bilanzierung der Warmestrome
Uber die Klimakammer errechnet werden.

5.2. Vergleich Ejektorkreislauf und Expansionsventilkreislauf im Klimabetrieb

Fir den Vergleich des Expansionsventilkreislaufs mit dem Ejektorkreislauf wird ein
Betriebspunkt mit relativ hohen AuRentemperaturen von 35°C angestrebt. Die
Lufttemperatur im Inneren des Busses wird mit 27 °C angenommen. Als Verdampfer-
ausblastemperatur sind 21°C Solltemperatur angestrebt. Fir diese Bedingungen
werden die beiden unterschiedlichen Kreislaufe zunachst miteinander verglichen. Die
erreichten Randbedingungen der beiden Messungen werden in Tabelle 5.3
zusammengefasst. Die mittleren Lufttemperaturen der Messung des Ejektor-
kreislaufes sind ein wenig hoher als die des Expansionsventilkreislaufes, jedoch liegt
diese Differenz innerhalb der Messgenauigkeit der Temperatursensoren. Die
Verdichterdrehzahl ist in beiden Fallen auf 1450 u/min eingestellt.

Tabelle 5.3 Randbedingungen Messungen

Expansionsventil | Ejektor 1. Ejektor 2.
Verdichterdrehzahl 1450 /min 1450 /min 1450 /min
T _Gaskuhler_Luft_Ein_arithmetisch |35,0 °C 35,56°C 34,9 °C
T_Verdampfer_Luft_Ein_arithmetisch |27,0 °C 27,4 °C 27,1 °C

Die Kreislaufe der beiden Messungen sind in einem ph-Diagramm Abbildung 5.3
dargestellt: der Expansionsventilkreislauf in blau/hellgrau und der Ejektorkreislauf in
rot/dunkelgrau. Fir den Ejektorkreislauf ist zudem mit einer gestrichelten Linie der
ideale Verlauf der Expansion in der Treibdlse des Ejektors eingezeichnet.

Es ist zu erkennen, dass der Verdichter beim Ejektorkreislauf bei einem hdheren
Druckniveau ansaugt und eine viel kleinere Uberhitzung vorweist. Das
Verdampferdruckniveau ist ebenfalls hoher als im Expansionsventilkreislauf, wenn
davon ausgegangen wird, dass der gemessene Austrittsdruck des Verdampfers
ungefahr dem Verdampfungsdruckniveau entspricht und der Druckverlust im
Verdampfer gering ist. Eine Aussage Uber den Druckverlust des Verdampfers kann in
beiden Fallen nicht gemacht werden, da kein Drucksensor am Verdampfereintritt
installiert ist.

Ein wesentlicher Unterschied zwischen den Kreislaufen ist in der Expansionsseite
der Kreislaufe zu erkennen. Durch den internen Warmeulbertrager wird das
Kaltemittel auf der Hochdruckseite sehr stark abgekunhlt, so dass sich der Eintritt in
das Expansionsventil bei niedrigen Temperaturen von ca. 30 °C befindet. Beim
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Ejektorkreislauf ohne internen Warmeubertrager liegt die Eintrittstemperatur in die
Treibduse des Ejektors mit 46,8 °C bzw. 46 °C wesentlich héher. Ebenfalls gut zu
erkennen ist die wesentlich héhere Enthalpiedifferenz, welche fir die Verdampfung
des Kaltemittels im Verdampfer zur Verfligung steht.
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Abbildung 5.3 ph-Diagramme des Expansionsventilkreislaufs und des Ejektorkreislaufs

Tabelle 5.4 Leistungszahlen, Kélteleistung und Verdichterleistung der untersuchten
Kreisldufe mit zwei verschiedenen Messungen im Ejektorkreis

Ejektor 1 Ejektor 2. Expansionsventil
Kalteleistung [KW] 8,6 10,1 10,5
Antriebsleistung Verdichter [KW] 9,6 9,5 9,1
Leistungszahl 0,90 1,07 1,2
Druckruckgewinn [bar] unbekannt 2,7 -
Massenstromverhaltnis [-] 0,32 0,35 -
Ejektoreffizienz [%] unbekannt 5,4 -
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An den erreichten Leistungszahlen in Tabelle 5.4 ist zu erkennen, dass der
Ejektorkreislauf nicht die erwarteten Leistungszahlverbesserungen erreicht. Der
Ejektorkreislauf ist sogar schlechter als der Expansionsventilkreislauf. Die
Kalteleistung im Ejektorkreislauf ist geringer als die im Expansionsventilkreislauf, die
geleistete Verdichterarbeit jedoch héher. Im Folgenden werden daher Ursachen fur
die gemessenen schlechten Kennzahlen des Ejektorkreislaufs analysiert.

5.3. Simulative Charakterisierung des Ejektors

Um die verwendeten Ejektormodelle zu beurteilen, wird ein Vergleich der Messung
mit einem simulierten Ejektor angestrebt. Um das Treibmassenstrommodell zu
ermitteln, mussen nur Druck und Temperatur vor der Treibdlse parametriert werden.
Tabelle 5.5 zeigt den gemessenen und den simulierten Treibmasssenstrom des
Ejektors. Der Treibmassenstrom der Ejektorberechnung stimmt mit dem gemessenen
Treibmassenstrom im Bereich der Messungenauigkeit Uberein. Somit kann
festgestellt werden, dass das in Kapitel 3.3 beschriebene Modell der Treibduse in
diesen Fall angewendet werden kann.

Tabelle 5.5 Vergleich Messung und Simulation des Treibmassenstroms

Massenstrom in g/s Messung Simulation
1. Messung 159 151
2. Messung 156 161

Da in der ersten Messung des Ejektorkreislaufs kein Drucksensor direkt hinter dem
Ejektor vorhanden ist, kann aus dieser Messung kein Druckrickgewinn berechnet
werden. Damit ist auch keine Berechnung der Ejektoreffizienz fur die erste Messung
moglich. Die Messung des Druckrickgewinns des Ejektors wurde durch den
Druckverlust im Separator verfalscht.

Um die Messungen mit dem Ejektormodell zu vergleichen, wurde eine Simulation des
Ejektors fur den gleichen Ejektorbetriebspunkt durchgefliihrt, um den erwarteten
Druckrickgewinn und die erwartete Ejektoreffizienz abschatzen zu koénnen. Die
Simulationen wurden so durchgefuhrt, dass der Ejektor mit den identischen
Randbedingungen belegt wurde, wie in der realen Messung. Der Saugmassenstrom
wurde anhand der Messdaten angepasst, was eine gewisse Ungenauigkeit mit sich
bringt, da der Saugmassenstrom nicht direkt gemessen wurde.

Die Randbedingungen und Ergebnisse sind in Tabelle 5.6 zusammengefasst. Es ist
fur den Betriebspunkt der Messungen ein relativ hoher Druckrickgewinn von 7,85
bar bzw. 7,61 bar zu erwarten.
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Tabelle 5.6 Simulationsergebnisse des Ejektorbetriebspunktes

Randbedingungen: 1. Messung 2. Messung
Treibduseneintrittsdruck [bar] 99,9 100,3
Treibduseneintrittstemperatur [°C] 46,8 46
Saugduseneintrittsdruck [bar] 39,5 39,8
Saugduseneintrittstemperatur [°C] 14,6 14,6
Ergebnisse:

Treibmassenstrom [g/s] 151 161
Saugmassenstrom [g/s] 40 49
Druckrickgewinn [bar] 7,85 bar 7,61 bar
Ejektoreffizienz [%] 12,5 14,4

Die Messdaten zeigen einen Druckunterschied zwischen Austrittsdruck aus dem
Verdampfer zum Eintrittsdruck in den Verdichter von nur 2,7 bar (siehe Tabelle 5.4 ).
Auch die Ejektoreffizienz wird sehr viel héher simuliert, als gemessen. Mdogliche
Fehlerquellen des Ejektormodells werden in Kapitel 5.6 diskutiert.

Um den Ejektorbetrieb bei einem weiteren Einsatzbereich darzustellen, wurden
Variationssimulationen erstellt. Diese Simulationen wurden jeweils fur eine
Verdampfungstemperatur durchgefuhrt, wobei fur unterschiedliche Treibdisen-
eintrittstemperaturen der TreibdUseneintrittsdruck variiert worden ist (siehe Abbildung
5.4). Dadurch kann die Sensibilitat der Ejektoreffizienz bezogen auf die Einflisse den
drei genannten Variablen dargestellt werden. Da der maximale Hochdruck im
Warmepumpen- und Kaltekreislauf 120 bar betragt, wurden die Simulationen bis zu
diesem Hochdruck durchgeflnhrt.

Es ist zu erkennen, dass der Verlauf der Ejektoreffizienz sehr stark von der
Treibduseneintrittstemperatur abhangig ist. Die Steigung des Treibduseneintritts-
drucks Uber den Hochdruck ist bei niedrigen Treibduseneintrittstemperaturen
geringer als bei hohen Treibduseneintrittstemperaturen. Dies spricht daflur, die
TreibdUseneintrittstemperaturen gering zu halten, so dass bei der Variation der
Verdichterdrehzahl Uber einen weiten Bereich hohe Ejektoreffizienzen erreicht
werden konnen.
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Abbildung 5.4 Ejektoreffizienz iiber dem Treibdiiseneintrittsdruck fiir Verdamp-
fungstemperaturen von -5 °C bis 10°C und verschiedenen Treibdiiseneintritts-
temperaturen

Eindeutig ist festzustellen, dass hohe TreibdUseneintrittstemperaturen die
Ejektoreffizienz verringern. Es sollte folglich ein interner Warmeubertrager verbaut
werden, welcher die Treibduseneintrittstemperatur absenkt. Zu Beurteilung des
Ejektors waren weitere Messungen fur einen Ejektorkreislauf mit internen
Warmeubertrager notwendig.
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5.4. Einfluss des fehlenden internen Warmeubertragers im Ejektorkreislauf

Durch das Fehlen des internen Warmeulbertragers im Ejektorkreislauf ist die
TreibdUseneintrittstemperatur des Ejektors mit 46,8 °C und 46 °C sehr hoch.
Verglichen damit ist die Eintrittstemperatur in das Expansionsventil mit 30,5 °C
geringer. Unterschiedliche Veroffentlichungen zeigen, dass sowohl der Ejektor als
auch der interne Warmeubertrager MalRnahmen zur Verbesserung der Leistungszahl
eines Kaltekreislaufes darstellen.

Ein Vergleich einer dieser Verbesserungsmalinahmen sollte immer im Bezug zum
Kreislauf ohne eine Verbesserungsmallinahme gezogen werden. So misste der
Ejektorkreislauf auch mit einem Kreislauf ohne internen Warmeubertrager verglichen
werden, um die mogliche Leistungszahlverbesserung durch den Ejektor bestimmen
zu konnen. In diesem hier vorliegenden Fall verfalscht der interne Warmeubertrager
im  Expansionskreislauf, bzw. der fehlende interne Warmeubertrager im
Ejektorkreislauf das Ergebnis.

Ohne den internen Warmeubertrager im Ejektorkreislauf ist die Sauguberhitzung des
Verdichters mit ca. 2 K (siehe Abbildung 5.5) sehr gering. Im Expansionsventilkreis-
lauf betréagt diese Uberhitzung ca. 17 K. Mit Hilfe von Daten des Verdichterherstellers
ist zu erkennen, dass der Verdichterwirkungsgrad bei héherer Uberhitzung besser ist.

110
\\

\ \ \ \ \
\\. f \ f \ |"'.
10 N \ \ \
LY X \ \ \
\x._‘ / \ \".\ / I",I
. = \-\ \ III".
- \ % \-. \
: N Y \ LAY

Pressure [bar]

WETRRBRILEE
» N, \( \\. \'\_ "'\\ \ "\I
N A III' \ II' \
SERTRIEREEE IR R

L % 13 \ \ \ \
\\ o \\ \\. \ \\I "'.I "ul ".I

< MERERIRERR!
2 \ \ \ \ \
X \-. \ \ \

) 350 400 450 500 550 800
Specific Enthalpy [k)/kg]

ol Expansicnsventil
o Ejcktor

Abbildung 5.5 Zustandsanderungen im Verdichter fiir die beiden Kreislaufe

Auch anhand dieser Diskussion wird deutlich, dass zur Beurteilung des Ejektors,
seiner Modellierung und Auslegung, weitere Messungen fur einen Ejektorkreislauf mit
internen Warmeubertrager notwendig sind.
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5.5. Einfluss des Separators auf den Ejektorkreislauf

Es wurden Messungen mit unterschiedlicher Kaltemittelmenge durchgefiihrt. Der
Betrieb der Anlage war mit allen Fillmengen mdoglich, wobei kein Einfluss der
Fullmenge gemessen werden konnte. Das bedeutet, dass der Separator gut
abscheidet, und die Grolie des Separators fur die Anlage geeignet ist.

5.6. Einfluss Ejektormodell

Ein weiterer Faktor, welcher die Diskrepanz zwischen der Messung und der
Simulation des isolierten Ejektors erklart, ist das verwendete Modell zur Berechnung
der Ejektoreffizienz, welches in Kapitel 3.4 beschrieben wurde.

Bei Treibduseneintrittstemperaturen im Bereich von 30 °C bis 40 °C wird der
maximale Druckrickgewinn des Ejektors mit einer Genauigkeit von * 20 %
wiedergegeben (siehe [Luc15]). Fur hohere Treibduseneintrittstemperaturen > 40°C
ist das Modell bisher nicht untersucht und validiert worden. Zu diesem Zeitpunkt kann
keine Aussage zu der erreichten Genauigkeit des Modells flr Betriebspunkte
aulBerhalb  der gemessenen  Grenzen  getatigt werden. Die  hohe
TreibdUseneintrittstemperatur ist moglicherweise eine Erklarung dafur, dass die
simulierte Ejektoreffizienz sehr viel grolRer ist als die gemessene Ejektoreffizienz.

Wie in dem Diagramm 5.4 zu erkennen ist, fallt die Ejektoreffizienz bei konstanter
Treibduseneintrittstemperatur in Richtung niedrige Treibduseneintrittsdricke ab.
Dieser Abfall ist bei einer Triebduseneintrittstemperatur von 35 °C am starksten
ausgepragt. Bei den extrapolierten Ejektoreffizienzen der Treibduseneintritts-
temperatur von 45 °C ist dieser Abfall zu niedrigen Drucken nicht zu erkennen. Dies
konnte ein Modellfehler sein, da fur diese Temperaturen keine Messdaten vorliegen.
Sollte es auch bei diesen Temperaturen zu einem Abfall der Ejektoreffizienz
kommen, wirde eine kleine Abweichung in den TreibdUseneintrittsdriicke eine grol3e
Veranderung in der Ejektoreffizienz bedeuten. Die simulierte Ejektoreffizienz konnte
viel geringer ausfallen, als es mit dem jetzigen Modell vorausgesagt wurde. Somit
ware die Differenz der simulierten Ejektoreffizienz zur gemessenen Ejektoreffizienz
nicht so grof3.

Um das Ejektormodell besser fur den eingesetzten Ejektor zu parametrieren, sollte
eine Messung des maximalen Druckrickgewinns erfolgen. Dazu musste im
stationaren Ejektorbetrieb das Expansionsventil unter dem Separator geschlossen
werden, so dass der Ejektor kein Kaltemittel mehr ansaugen kann. Aufgrund der in
Abbildung 3.12 dargestellten Zusammenhange muss demnach der Druckrickgewinn
des Ejektors maximal sein. Mit Hilfe des so berechneten maximalen
Druckriackgewinns ware es dann moglich, die Gleichung 3.16 anzupassen.
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5.7. Einfluss Ejektorgeometrie

Eine gewisse Unsicherheit besteht in der Auslegung der Geometrie des Ejektors,
welche auf Erfahrungen aus Messungen kleinerer Ejektoren beruht. Bei diesen
kleinen Ejektoren wurde unter anderem der Abstand der Treibduse zur Saugduse s
(vgl. Abbildung 3.13) variiert um den Einfluss dieser GroRe auf die Ejektoreffizienz zu
bestimmen. Diese Grolde ist moglicherweise abhangig von der absoluten GrolRe der
TreibdUse des Ejektors, und ist in dem Fall des ausgeflhrten Ejektors evetuell nicht
optimal eingestellt. Flr den ausgefuhrten Ejektor ist eine Variation des Abstands
leicht moglich, so dass diese Fragestellung in weiteren Messungen untersucht
werden konnte.

6. Ubertragbarkeit auf andere Klimazonen

Die zuvor vorgestellten Ejektorkreislaufsysteme flr den Kuhl- und den Heizbetrieb
werden in diesem Abschnitt zusatzlich auf ihre Einsetzbarkeit in verschiedenen
Klimazonen untersucht. Hierzu wurden auf Grundlage der Arbeit von Strupp und
Lemke [SL10] Klimaelementpaarungen fur Deutschland, Norwegen und Spanien
ausgewahlt. Die Auswahl der Klimaelementpaarungen wurde nach der
Auftretenshaufigkeit gewahlt, wobei unterschieden wurde zwischen sommerlichen
und winterlichen Datenpaaren. Da es zum Teil Uberschneidungen gibt, werden
Datenpaare nachfolgend nicht mehr klimazonen-, bzw. landerspezifisch
aufgeschlusselt.
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Abbildung 6.1 Dynamische Verdichterdrehzahl
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Bisher sind die Berechnungen fur einzelne stationare Betriebspunkte durchgefuhrt
worden. In diesem Abschnitt wird neben den klimatischen Randbedingungen die
Verdichterdrehzahl mit einem dynamischen Profil vorgegeben, wie in Abbildung 6.1
dargestellt. Das Profil beginnt mit einer Leerlaufdrehzahlphase und durchlauft
anschliellend ein dynamisches Profil, welches den gesamten Betriebsbereich
wiedergibt. Hierdurch kbnnen magliche dynamische Effekte betrachtet werden, die
bei den vorher berechneten stationaren Punkten nicht auftreten konnten.
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6.1. Klima-Betrieb

Fir den sommerlichen Einsatz sind aus den drei Klimazonen fir Deutschland,
Norwegen und Spanien die in Tabelle 6.1 eingetragenen Datenpaare gewahlt
worden. Diese wurden zusammen mit den dynamischen Profil fur die
Verdichterdrehzahl und dem Ejektorkreislauf fir den Kuihlbetrieb mit den
Berechnungen des Referenzsystems verglichen. Die Ergebnisse hierzu zeigen
Abbildung 6.2 und Abbildung 6.3. Wie auch in den vorher vorgestellten Ergebnissen
sind diese Ergebnisse wiederum in Relation zum Referenzsystem gebracht worden.
Entsprechend zeigt Abbildung 6.2 die relative Anderung der Leistungszahl und
Abbildung 6.3 die relative Anderung der Kalteleistung in Bezug auf das
Referenzsystem.

Tabelle 6.1 Klimatische Randbedingungen sommerlicher Betrieb
Lufttemperatur [°C] rel. Luftfeuchtigkeit [%]
1 22.5 30
2 22.5 50
3 27.5 30
4 27.5 50
5 32.5 30
6 37.5 30

In beiden Darstellungen ist das Anfahrverhalten zu Beginn des Zyklus wahrend der
Leerlaufdrehzahlphase zu erkennen. Nachdem die Verdichterdrehzahl im Profil
steigt, beginnt der Kreislauf sein Verhalten zu stabilisieren und behalt fur den
kompletten Zyklus ein annahernd gleiches Niveau. Das Anlaufverhalten ist fur alle
klimatischen Randbedingungen zu erkennen, wobei es mit steigenden Umgebungs-
temperaturen schneller in den Bereich des Endniveaus gelangt. Dieses Verhalten ist
zum einem durch die Auslegung des Ejektor und zum anderem durch die hoheren
Drucke auf der Hochdruckseite im Kreislauf bei hoheren Umgebungstemperaturen zu
erklaren.

53



1.4

e r'?%w www “sf\m%wm ?%wsz S

| \FJ ‘ ‘ : 3 : . . .
0.6 |- e I S fmmmommn oo 5 """""""" :' """"""" :' """""""
\ | | | | | | | |

0.2 i v

0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800

Normierter COP [4]
—_

Zeit [s]
—T=37.5°C, phi =30% —T=232.5°C; phi = 30% T=27.5°C; phi = 50%
T=27.5°C; phi =30% —T=22.5°C; phi =30% T=22.5°C; phi = 50%

Abbildung 6.2 Normierter COP fiir vers. Klimaelementpaarungen aus Tabelle 6.1

Der Ejektor wurde nicht spezifisch nur fur die Leerlaufdrehzahl gestaltet, so dass das
Ejektor-System in diesem Bereich auch Schwachen gegeniber dem Referenzsystem
aufweist (siehe auch Abbildung 4.2 und Abbildung 4.3). Dieses Verhalten gleicht sich
mit zunehmender Umgebungstemperatur annahernd aus, dennoch zeigt sich auch
hier eine Anfahrdynamik.

Der Hochdruck im System hat, neben der Auslegung, auch Einfluss auf die
Systemleistung, da unter anderem der Ejektor bei hdherem Treibdruck mehr
kinetische Energie zur Umsetzung in Saugmassenstrom und Druckhub hat. In der
anfanglichen Leerlaufphase ist der Hochdruck in allen Fallen noch sehr gering, in
den ersten 2zwei Fallen sogar noch unterkritisch. Nach Zunahme der
Verdichterdrehzahl steigt auch der Hochdruck deutlich an, und somit auch die
Leistungsfahigkeit des Ejektors. Dann zeigt das Ejektorsystem sein Potential
gegenuber dem Referenzsystem.
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Abbildung 6.3 Normierte Kalteleistung fiir vers. Klimaelementpaarungen aus Tabelle 6.1

Die Ergebnisse korrelieren im dynamischen Verhalten gut mit den zuvor berechneten
stationaren Betriebspunkten. Die deutlich verbesserte Kalteleistungsproduktion reicht
dabei aus, um bei allen sommerlichen Umgebungstemperaturen das Kihlen des
Innenraums gewahrleisten zu kdnnen.

54



6.2. Warmepumpen-Betrieb

Fur Betrachtung des winterlichen Betriebs sind, wie zuvor flir den Sommerfall,
klimatische Datenpaare aus der Erhebung nach [SL10] gewahlt worden. Die
gewabhlten klimatischen Randbedingungen sind in Tabelle 6.2 zusammengestellt.

Tabelle 6.2 Klimatische Randbedingungen winterlicher Betrieb
Lufttemperatur [°C] rel. Luftfeuchtigkeit [%]
1 7.5 70
2 2.5 70
3 2.5 90
4 -2.5 70
5 -2.5 90
6 -7.5 90

Die Ergebnisse fur das Warmepumpensystem unter den gewahlten winterlichen
Betriebsbedingungen sind in Abbildung 6.4 und.Abbildung 6.5 dargestellt. Wie zuvor
sind auch diese in Relation zum Referenzsystem dargestellt.
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Abbildung 6.4 Normierter COP fiir Randbedingungen aus Tabelle 6.2

Auffallig bei der Betrachtung der Ergebnisse ist die grol3e Zeitspannung, die das
System zum Erreichen des endgultigen Betriebszustandes bendtigt. Zudem ist das
gegensatzliche Verhalten im Vergleich zu den stationaren Ergebnissen aus
Abbildung 4.5 und Abbildung 4.6 auffallend. Zum einen ist die Ursache daflr im
anderen Anfahrverhalten des Ejektorsystems im Vergleich zum Referenzsystem zu
sehen. Zum anderen Uuberlagert sich dieser Effekt noch zusatzlich mit der
Kaltemittelverlagerung im Kreislauf, was durch die zusatzliche Kaltemittelmasse im
Ejektorsystem ausgedehnt wird.
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Abbildung 6.5 Normierte Heizleistung fiir Randbedingungen aus Tabelle 6.2

Nachdem im letzten Drittel des Testzyklus die Verlaufe einen quasi konstanten
Betrieb erreicht haben, korrelieren die Ergebnisse wieder mit den zuvor berechneten
stationaren Auslegungsergebnissen in Abbildung 4.5 und Abbildung 4.6.

Die Heizleistungen im Ejektorkreislauf und im Referenzsystem sind nahezu gleich,
wobei die Integration des Ejektors im Vergleich zur Ausgangssituation die Produktion
der Heizleistung effizienter gestaltet. Ursachlich daflr ist die Auslegung des Ejektors,
da hier das Augenmerk auf einen effizienten Betrieb gelegt wurde. Umgekehrt kann
nun aber auch der Ejektor und das Kreislaufsystem so gestaltet werden, dass das
Leistungspotential nicht in der Verbesserung der Leistungszahl wiederzufinden ist,
sondern in die Steigerung der Heizleistung eingebracht wird. Dies ware aber eine
Aufgabe fur eine spatere Optimierungen der Ejektorsysteme, die im Rahmen dieses
Projektes nicht berucksichtig werden.

7. Patentlage

Da fur verschiedene Ejektorkreislaufe bereits Patente bestehen, wurde parallel zum
Projektfortschritt Gberpruft, ob bestehende Patente einer Verwendung der
Ergebnisse entgegenstehen.

Die in diesem Projekt untersuchten Verschaltungen fir den Klimabetrieb sind 2-
Verdampferanlagen mit einem Hauptverdampfer in der Aufdachanlage und einem
kleineren Verdampfer in der Frontbox. Bei der Verschaltungsvariante | ist der
Hauptverdampfer hinter dem Ejektor angeordnet ist, und einem Abscheider zwischen
Hauptverdampfer und Kompressor. Ein Teil des Kaltemittels wird in flussiger Form im
Abscheider abgezweigt, im Frontboxverdampfer verdampft, und dann der Saugseite
des Ejektors zugefuhrt. In der untersuchten Verschaltungsvariante Il fir den
Kaltekreislauf stromt das Kaltemittel nach dem Ejektor direkt in den Abscheider. Das
flussige Kaltemittel wird im Abscheider abgezweigt und auf die beiden Verdampfer
verteilt, die beiden Kaltemitteldampfstrome werden dann wieder gemeinsam der
Saugseite des Ejektors zugeflhrt.
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Zu Kaltekreislaufen mit Zwei- oder auch Mehrverdampferanlagen besteht bereits eine
Vielzahl von Patenten, groRtenteils der Firma DENSO. In den meisten Patenten ist
die Verzweigungsstelle des Kaltemittels nicht wie in den hier untersuchten Varianten
der Abscheider, sondern ist zwischen Gaskuhler bzw. Kondensator und Ejektor
angeordnet. Als aktuelle Patenten mit Kaltemitteldistribution vorm Ejektoreintritt
(Treibstrom) sind z.B. [US 7.320,229 B2], [US 7,178,359 B2], [US 7,757,514 B2],
[DE102005007321], [WO2013/684418] oder [US 8429931B2] zu nennen. Aufgrund
der anderen KaltemittelfUhrung und —verteilung sind diese patentierten Ausfiihrungen
des Mehrverdampferkreislaufs flr die im Rahmen des vorliegenden Projekts
untersuchten Kaltekreislaufe | und Il nicht relevant.

Das DENSO Patent [US 6,675,609 B2] zeigt in seiner Abb. 3 eine Verschaltung, die
der Verschaltungsvariante | entspricht. Allerdings ist dort parallel zur Saugleitung
des Ejektors eine Bypassleitung mit Verdichter vorgesehen. Gegenstand des Patents
ist daher die variable Betriebsweise des Kreislaufs mit Druckerhéhung durch Ejektor
und/oder Verdichter.

Fur den Warmepumpenbetrieb wurde im Rahmen des Projekts eine Verschaltung
untersucht, bei der der Kaltemittelstrom hinter den Verdichter auf zwei
Warmelubertrager verteilt wird — i.e. die Verdampfer der Aufdachanlage und der
Frontbox, die im WP-Betrieb als Gaskuhler arbeiten. Nach paralleler Durchstrémung
der beiden Gaskuhler wird der Kaltemittelstrom wieder zusammen- und der
Treibstromseite des Ejektors zugefuhrt. Im Warmepumpenkreislauf wird dabei nicht
der Ejektor des Klimabetriebs verwendet, sondern ein zweiter Ejektor, der fur den
WP-Betrieb optimiert wurde.

Das Denso Patent [US 7.367,202 B2] beschreibt ebenfalls einen Ejektorkreislauf mit
zwei Kondensatoren/Gaskuhlern. In der dort beschriebenen Verschaltung werden die
beiden Radiatoren jedoch nicht parallel durchstromt, sondern sind in Reihe
geschalten. Zwischen den beiden Radiatoren befindet sich eine Verzweigungsstelle
fur das Kaltemittel, in der ein Teil des Kaltemittels der Treibstromseite des Ejektors
zugefuhrt wird. Das Ubrige Kaltemittel durchstromt den zweiten Radiator, wird
gedrosselt, verdampft, und dann der Saugseite des Ejektors zugefuhrt. Im Patent [US
7.987,685 B2] wird ein Ejektorkreislauf mit zwei parallel durchstromten
Kondensatoren/Radiatoren beschrieben. Allerdings werden die Strdme nicht wieder
zusammengefuhrt, wie in der von uns untersuchten Verschaltung, sondern ein
Teilstrom wird der Treibstromseite des Ejektor zugeflihrt, der andere Teilstrom Uber
den Verdampfer dann der Saugstromseite. Die genannten patentierten
Ausfuhrungen von Ejektorkreislaufen mit zwei Gaskuhlern/Kondensatoren weichen
von der hier untersuchten Verschaltung fur den Warmepumpenbetrieb ab, und
stehen somit der Verwendung der Ergebnisse nicht entgegen.

Das DENSO Patent [US 6,550,265 B2] behandelt einen Ejektorkreislauf, der
zwischen Kuhl- und Heizbetrieb umschaltbar ist. Allerdings wird je nur ein
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Verdampfer und Kondensator fir den Kihl- und Heizkreislauf verwendet, und der
gleiche Ejektor fir beide Betriebszustande. Somit sollte auch dieses Patent der
Realisierung einer umschaltbaren umschaltbare Warmepumpen-Klimaanlage mit den
hier untersuchten Verschaltungen und Verwendung von unterschiedlichen Ejektoren
fur den Klima- und Heizbetrieb nicht entgegenstehen.

Darlber hinaus beziehen sich einige Patente auch auf spezielle Bauweisen und
Realisierungen von Anlagenkomponenten, insbesondere auf die Ausfuhrung des
Ejektors. Das Patent [W0O2014/203461A1] beschreibt beispielsweise eine spezielle
Ausfuhrung des Ejektors zur Unterdrickung von Kondensationsverzug,
[WO2014/203462A1] hingegen zur ,Einstellung® der Schallgeschwindigkeit. Die
Patente [WO 2014/108974 A1] und [WO 2103/132769A1] beschreiben Ejektor-
bauweisen, die eine mdglichst hohe Effizienz des Ejektors versprechen, wogegen
[DE 11201300081755] eine Regelung der Ejektors patentiert. Die am IfT entwickelt
Ejektoren weisen jedoch eine andere Bauweise auf, so dass auch hier keine
Verletzung von Patentrechten zu befurchten ist.

8. Okonomische und Okologische Bilanzierung

8.1. Okologische Betrachtung Klimabetrieb

Nach einer Studie von Schwarz [SchwO00] entspricht die jahrliche Emission von
Treibhausgasen aus mobilen Klimaanlagen in Deutschland ca. 4,725 Mio t CO»-
Aquivalent. Fiir ein Business-as-usual Szenario wird fir das Jahr 2015 eine weltweite
Treibhausgasemission durch mobile Klimaanlagen von ca. 270 Mio t CO,-Aquivalent
prognostiziert.

Der so genannte direkte Beitrag von Klimaanlagen an der Emission von
Treibhausgasen wird durch die Freisetzung der synthetischen Kaltemittel (z.B. R-
134a) in die Atmosphare bei Leckage der Klimaanlagen bedingt. Aufgrund der hohen
Kalteleistungen und der damit verbundenen grof3en Kaltemittelflillmengen werden
bei Omnibussen durch Leckage oder Wartungen erhebliche Mengen an R-134a
freigesetzt — nach einer Studie von Schwarz [Schw07] durchschnittlich ca. 1-1,1 kg
pro Jahr und Bus. Fur die rund 76.000 Omnibusse, die in Deutschland im Einsatz
sind [VDA10], entspricht dies einer direkten Emission von Treibhausgasen durch
Leckage der Klimaanlagen in Hohe von rund (76-83,6) t R-134a pro Jahr.
Kohlendioxid ist hingegen ein naturliches, ungiftiges und nicht brennbares
Kaltemittel, das in den Mengen, die fur die Beflllung von Klimaanlagen verwendet
werden, nur einen vernachlassigbaren Beitrag zum anthropogenen Treibhauseffekt
leistet. Somit lasst sich die Treibhausbelastung durch die direkte Emission von
Klimaanlagen durch Verwendung des Kaltemittels CO, anstelle des R-134a deutlich
reduzieren.
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Der Beitrag einer Fahrzeug-Klimaanlagen zur Treibhausgasemission wird in der
Regel durch TEWI-Berechnungen [PH96] ermittelt, bei denen die direkten und
indirekten Beitrage der Klimaanlage sowie zusatzliche Beitrage des Geblases
berucksichtigt werden

8.1
TEWI = TEWIdirekt + TEWIindirekt + TEWIGebléise.

Im DBU-Foérderprojekt AZ 10833 ,Entwicklung und Test einer seriennahen
Kohlendioxid-Omnibusklimaanlage mit dem Schwerpunkt der Verdichterentwicklung*
[FKKLS00] wurden die TEWI -Werte einer Standard R-134a Omnibus-Klimaanlage
und einer CO»-Anlage ermittelt. Dort wurde gezeigt, dass die CO,-Klimaanlage mit
TEWI = 70.768 der R-134a Anlage mit TEWI = 86.872 deutlich Uberlegen ist.

Hier erfolgt daher nur ein Vergleich der TEWI-Werte fir die CO»-Klimaanlage mit und
ohne Ejektor. Bei der Ermittlung des direkten Beitrags zum TEWI wurde in [FKKLSO00]
von einer Leckagerate L = 0.4 kg/a, einer Recyclingrate des CO; von 0%, und einer
Betriebszeit der Anlage von n = 10 Jahren ausgegangen. Setzt man gleiche
Randbedingungen fur die Ejektoranlage voraus, ergibt sich flr das Verhaltnis
TEW I ;,ex: der beiden Anlagen

(TEWIdirekt)Ejektor _ (L n+ mCOZ)Ejektor .
(TEWIdirekt)Ref (L-n+ mCOZ)Ref 8.2

Die Ejektoranlage hat mit mco2 = 12,8 kg eine deutlich grofere Kaltemittelfillmenge
als die Referenzanlage mit mco; = 6 kg. Daraus folgt fur das Verhaltnis der
TEW I irer: Werte

(TEWIdirekt)Ejektor
(TEWIdirekt)Ref

= 1,68. 83
AC

Fur die Ermittlung des indirekten Beitrags wird zudem davon ausgegangen, dass
beide Anlagen den gleichen Gesamtwirkungsgrad der Antriebseinheit besitzen.
Nimmt man weiterhin an, dass das Gewicht der Klimaanlage auch flur die
Ejektoranlage mit den zusatzlichen Bauteilen Ejektor und Abscheider
vernachlassigbar ist zum Gesamtgewicht des Busses und dem Einfluss der Anzahl
der Insassen, ergibt sich das Verhaltnis des TEWI;,,4;rex: fUr beide Anlagen zu

(TEWIindirekt)Ejektor _ ( QO)Ejektor . COPRef . TEjektor . ﬁEjektor 8.4
(TEWIindirekt)Ref ( QO)Ref COPEjek,tor TRef :BRef .

Darin ist 7 die Anzahl der jahrlichen Betriebsstunden der Anlage und gdie CO,-
Emmision pro KWh erzeugter Kalteleistung. Fur das untersuchte normierte

Temperaturprofil in Kap. 3.5 ergibt sich fur die Ejektoranlage eine mittlere normierte
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Kalteleistung von (QO)Ejektor/( QO)Ref = 1,174, und fir den normierten mittleren

COPgjextor/COPrer = 1,073. Das gemittelte Verhaltnis der CO,-Emission je kWh

erzeugter Kalteleistung beider Anlagen wurde aus den Simulationsergebnissen zu
BEjektor/ Prer = 1,091 bestimmt. Geht man davon aus, dass beide Anlagen die
gleiche Anzahl an jahrlich Betriebsstunden haben, folgt

(TEWIindirekt)Ejektor _ (QO)Ejektor . COPRef . _ﬂEjektor

= — = 1,194 85
(TEWlnairexdrer 1,c (Qo)py,  COPrjextor Bres

Tatsachlich hat aber die Ejektoranlage eine deutliche groliere Kalteleitung, so dass
sich ihre Laufzeit durch eine Leistungsregelung mittels Magnetkupplung reduzieren
lasst. Geht man naherungsweise davon aus, dass das Verhaltnis der jahrlichen
Betriebsstunden beider Anlagen umgekehrt proportional zu ihren Kalteleistungen ist,
folgt

(TEWIindirekt)Ejektor - COPRef . ﬁEjektor
(TEWIindirekt)Ref

Wiederum unter der Annahme eines (gleichen Gesamtwirkungsgrads der
Antriebsleistung und der gleichen Geblaseleistung beider CO,-Anlagen ermittelt sich
das Verhaltnis der TEWI -Beitrage des Geblases zu

=1,017. 8.6

AC COPEjektor ,BRef

(TEWIGeblése)Ejektor _ TEjektor . BEjektor 8.7
(TEWIGeblése)Ref TRef .BRef

Haben beide Anlagen die gleiche Anzahl an jahrlich Betriebsstunden, wird das
Verhaltnis der TEW I .p155e Werte einzig durch die CO,-Emission je kWh Kalteleistung
der beiden Anlagen bestimmt, so dass gilt

I(TEWIGebléise)Ejektor
(TEWIGebléise)Ref

Geht man jedoch wiederum davon aus, dass die Ejektoranlage aufgrund ihrer
grolReren Kalteleistung eine entsprechend geringere Laufzeit besitzt, ergibt sich

(TEWIGeblése)Ejektorl — TEjektor _.BEjektor — 1,091
(TEWIGebléise)Ref AC TRef ,BRef 1,174

Verwendet man fir die TEWI-Werte der Referenzanlage die Daten der CO»-
Klimaanlage nach [FKKLSO0O] ergeben sich die nachfolgenden Werte fur die Ejektor-
Klimaanlage.

-1 _ﬁEjektor

= 1,091. 8.8
AC ,BRef

= 0,93. 8.9
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Tabelle 8.1 TEWI-Werte der Ejektoranlage im Klimabetrieb

[kg CO2] CO,-Referenzanlage | CO»-Ejektor-Anlage | CO,-Ejektor-Anlage
nach [FKKLSO00] Tejektor _ 4 Zgjektor  _(Qo)Rer
TRef TRef (Qo)Ejektor
TEW I irekt 8 13,4 13,4
TEW inairext 62.441 74.554,6 63.502,5
TEW ;episse 8.319 9.076,0 7.736,7
TEWlgesame 70.768 83.644,0 71.252,6

Demnach fuhrt die Integration des Ejektors zunachst zu einer Erhéhung des TEWI -
Wertes und damit der CO,-Emission der CO,-Klimaanlage, wobei der resultierende
TEWI -Wert der Ejektoranlage aber immer noch unter dem Wert der R-134a-Anlage
liegt. Der hohere TEWI-Wert der Ejektor-Anlage liegt darin begrindet, dass sie - wie
Ublich - nach einem maximalen COP ausgelegt wurde. Die Kalteleistung ist daher
deutlich hoher als die der Referenzanlage, und die Ejektoranlage somit
Uberdimensioniert. Die GroRe der Ejektoranlage kdnnte somit reduziert werden, um
die gleiche Kalteleistung zu erhalten fir die Referenzanlage. Durch die damit
einhergehende Reduzierung der Kaltemittelfullmenge mcoz (s. Gl. 8.2) und normierten
Kalteleitung und der CO,-Emission B pro erzeugter Kalteleistung (s. Gl. 8.4) liel3e
sich der TEWI -Wert der Ejektoranlage deutlich reduzieren.

8.2. Okologische Betrachtung Warmepumpenbetrieb

Im DBU-Forderprojekt AZ-23864 ,CO, basierte Air-Conditionierung und Heizung fur
Stadtbusse® [STWO08] wurde eine Okologische Bilanzierung einer CO,.Warmepumpe
im Vergleich mit einem Dieselzuheizer durchgefuhrt. Dort wurde fir die CO,-
Warmepumpe ein jahrlicher Dieselverbrauch von (300 ltr Betrieb WP + 45 |tr
Abtauung) ermittelt, der deutlich unter dem Dieselverbrauch von 600 Itr flr einen
Diesel-Zusatzheizer liegt.

Im Rahmen dieses Projekts wurde die Standard-CO,-Warmepumpenanlage mit einer
Ejektoranlage verglichen. In der nachfolgenden Tabelle sind fur verschiedene
AuRentemperaturen und Luftfeuchtigkeiten die COPs beider Anlagen und die
prozentuale Dieseleinsparung der Ejektoranlage zusammengestellt
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Tabelle 8.2 COP und Dieseleinsparung der Ejektoranlage im WP-Betrieb fiir vers.
Randbedingungen

Lufttemperatur Luftfel:ilr}tigkeit (aritCh(r)nFe);esfch) (ar?tgrzz:ik;ocrh) A Dieselverbrauch

[°C] [%] [-] [-] %

75 70 4.1483 4.1483 5,7
25 70 4.4579 4.4579 6,3
25 90 4.4584 4.4584 5,9
25 70 4.7893 4.7893 7,3
25 90 4.7900 4.7900 7,3
75 90 5.1359 5.1359 9,4

Demnach ergeben sich Dieseleinsparungen von 5.7-9,4%, bzw. bezogen auf die
Gesamtverbrauchsmenge der Referenzanlage von 300 Itr Einsparungen von (17,1-
28,29) Itr Diesel pro Jahr. Unter Berlcksichtigung des Konvertierungsfaktors von
2,65 kg COy/ltr Diesel entspricht dies einer Einsparung an CO»-Emission pro Bus von
45,3-74,73 kg COy/a. Fir die Gesamtanzahl von 76.000 Omnibussen, die in
Deutschland im Einsatz sind, lielRe sich die CO,-Emission um min. 3442 t COs/a im
Vergleich zur Referenz-CO-WP, bzw. um 54781 t CO,/a im Vergleich zum
Dieselzuheizer reduzieren.

Auch das Verhaltnis der TEWI-Werte der Ejektoranlage zur CO,-Referenzanlage
fallen im Warmepumpenbetrieb glnstiger aus. Zum einen ist die Anlagenflllmenge
mit mcoz = 10,5 kg nicht so signifikant groRer als fur die Referenzanlage mit mcoz = 8
kg. Daraus folgt

(TEWIdirekt)Ejektor
(TEWIdirekt)Ref

FUr die untersuchten Randbedingungen. ergibt sich fur die Ejektoranlage eine
mittlere normierte Heizleistung von (Qw),,;0r/(Qw),, = 1,008, und fir den

= 1,208 8.10
wP

normierten mittleren COPgjexior/COPRer = 1,079. Das gemittelte Verhaltnis der CO,-
Emission je kWh erzeugter Heizleistung beider Anlagen wurde aus den Simulations-
ergebnissen flr den Warmepumpenbetrieb zu Bgjektor/Prer = 0,92 bestimmt. Geht

man davon aus, dass beide Anlagen die gleiche Anzahl an jahrlich Betriebsstunden
haben, folgt

(TEWIindirekt)Ejektor — ( QW)Ejektor . COPRef - :BEjektor - 086 8.11
(TEWlinairext)res |,,p (QW)Ref COPgjextor Bres ,86.
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Unter der Annahme gleicher jahrlicher Betriebsstunden ergibt sich fur den TEWI-
Anteil des Geblases

(TEWIGebléise)Ejektor - 1- ,BEjektor
(TEWIGebléise)Ref WP ,BRef

= 0,92. 8.12

Bei dem Vergleich der beiden CO,-Anlagen wurde davon ausgegangen, dass beide
Anlagen Luft-Luft-WP sind, und noch einen Dieselzusatzheizer zum Abtauen mit
einem Jahresverbrauch von 45 ltr Diesel bendtigen. Im Rahmen dieses Projekts
wurde auch das Potential anderer Warmequellen wie dem Kuhlwasser und dem
Abgas untersucht. Dabei wurde gezeigt, dass beide Konzepte eine nicht
unwesentliche Verbesserung der Heizleistung darstellen. Bei Nutzung dieser
alternativen Warmequellen konnte auf den Dieselzusatzheizer zum Abtauchen der
Warmepumpe ganzlich verzichtet werden, so dass pro Bus weitere 45 Itr Diesel
entsprechend 119,25 kg COy/a eingespart werden wuirden. Jedoch erfordert die
Beurteilung der Nutzbarkeit dieser alternativen Warmequellen die Analyse des
Gesamtfahrzeugmodells.

8.3. Okonomische Betrachtung

In [FKKLSO00] wurde ein ausfuhrlicher Kostenvergleich zwischen einer R-134a
Serienklimaanlage und einer fiktiven CO»-Anlage durchgefuhrt. In [STWO08] erfolgte
eine entsprechende d6konomische Bilanzierung einer CO,-Luft-Luft-Warmepumpe im
Vergleich zu einem Diesel-Zusatzheizer. In beiden Arbeiten wird auf die Problematik
verwiesen, dass die Kosten fur die COz-Anlage nur abgeschatzt werden kdnnen,
dass es keine seriengefertigten CO,-Anlagen gibt.

Fur die Integration eines Ejektors fallen gegeniber der Referenz-CO,-Anlage
zusatzliche Kosten an fur

e Material und Fertigung des Ejektors
e Abscheider

e zusatzliches Rohrleitungsmaterial

e hoheren Kaltemittelfillmenge

Allerdings liefert die Ejektoranlage im Kaltebetrieb eine deutliche hohere Kalteleitung,
so dass sie kleiner dimensioniert werden konnte, was zu einer Kosteneinsparung fur
die Ubrigen Anlagenkomponenten fuhrt. FUr eine bedarfsoptimierte Ejektoranlage
ware auch ein komplett neues Anlagendesign moglich. So liel3e sich beispielsweise
eine effiziente Anlage ohne internen Warmetauscher realisieren, so dass die
Investitionskosten fur diese Anlagenkomponente entfallen wirden. Die Entwicklung
einer derart optimierten Anlage erfordert jedoch eine Gesamtfahrzeugbetrachtung,
die den Rahmen dieses Projekt sprengt.

63



Im Warmepumpenbetrieb flhrt die Integration des Ejektors in die CO,-Luft-Luft-
Referenzanlage bereits zu einer Reduzierung des Dieselbedarfs und damit zu
Kosteneinsparungen im laufenden Betrieb. Entsprechend der Ausfuhrungen aus
Kap. liegt der jahrliche Dieselverbrauch der Ejektoranlage hochsten bei (283 Itr
Betrieb WP + 45 Itr Abtauung). Dies Bedeutung gegenuber der alleinigen Nutzung
des Diesel-Zusatzheizers mit 600 lItr/a eine Einsparung von 272 ltr/a. Bei einem
Durchschnittspreis des Diesels von 1,375 €/Itr. (Durchschnittwert fur die Jahre 2010-
2014 laut ADAC) entspricht dies einer Einsparung von 374 €/a Betriebskosten.

Nutzt man Abgas oder Kuhimittel als Warmequelle fir die Warmepumpe, kénnte man
auf den Diesel-Zusatzheizer ganzlich verzichten, und somit weitere 45 Itr Diesel
entsprechend 62 €/a pro Bus einsparen.

Bei der Abschatzung der Investitionskosten sind die zusatzlichen Kosten fur den
Ejektor, Abscheider und zusatzlichen Warmetauscher in Relation zu setzen zu den
Anschaffungskosten fur den Brennstoffzusatzheizer. Fur die Entwicklung einer
solchen Anlage ist jedoch wiederum eine Betrachtung des Gesamtfahrzeugs nétig,
bzw. eine detaillierte Analyse des Thermomanagements des Busses. Diese
Untersuchungen sind jedoch nicht Gegenstand des vorliegenden Projekts.

9. Fazit

Ziel des Projekts war die grundlegende Untersuchung und Entwicklung eines CO»-
Ejektorkreislaufs fur eine umschaltbare Klima-Warmepumpen-Anlage fur Stadtbusse
unter Berucksichtigung relevanter Betriebsbedingungen.

Anhand von Systemsimulationen konnte eine optimale Verschaltung zur Integration
eines Ejektors die vorhandene Struktur einer Aufdachkompaktanlage ermittelt
werden.

Fir den Klimabetrieb kann man durch die Systemsimulationen eine deutliche
Steigerung der Kalteleistung durch die Integration des Ejektors ermitteln. Jedoch sind
die CO2-Emission pro KWh erzeugter Kalteleistung, und damit auch der TEWI-Wert
der Ejektoranlage grofier als die Werte der Referenzanlage. Die Ejektoranlage
scheint flir den Klimabetrieb Uberdimensioniert zu sein, so dass fir eine effiziente
Ejektoranlage mit reduziertem TEWI-Wert eine Neudimensionierung der
Gesamtanlage incl. aller Komponenten sinnvoll ist.

Im Warmepumpenbetrieb ist die simulierte Heizleistung der Ejektoranlage ahnlich der
der Referenzanlage, aber die Leistungszahl kann erheblich verbessert werden.
Dadurch bewirkt die Integration des Ejektors im Warmepumpenbetrieb eine
Reduzierung des Dieselverbrauchs und des TEWI-Wertes der Anlage. Im
Warmepumpenbetrieb hat die Integration des Ejektors in die bestehende
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Anlagenstruktur somit schon den gewlinschten Effekt, ohne dass eine Neugestaltung
der Gesamtanlage erforderlich erscheint.

Allerdings bendtigt auch die Ejektor-Anlage als Luft-Luft-Warmepumpe einen
Dieselzusatzheizer zum Abtauen. Simulationen zur Nutzung alternativer
Warmequellen wie das Motor-Kuhlwasser oder das Abgas weisen fur beide Konzepte
ein groRes Potential zur Verbesserung der Heizleistung auf — so dass eventuell auf
den Zusatzheizer ganz verzichtet werden kann. Genauere Untersuchungen zur
Nutzung dieser alternativen Warmequellen erfordern aber eine Betrachtung des
Gesamtfahrzeugs zur Berilcksichtigung der Dynamik von Abgas und Motorabwarme,
und zur Analyse der Auswirkungen auf andere Systeme wie das Kihlwassersystem.

In den experimentellen Untersuchungen des Ejektorkreislaufs am aufgebauten
Prototyp bei der Konvekta AG konnte zwar der Druckrickgewinn uber den Ejektor
nachgewiesen werden, jedoch =zeigte der Ejektorkreislauf eine geringere
Leistungszahl auf als der Referenzkreis. Durch Fehlen des internen
Warmeubertragers waren im Ejektorkreislauf die Treibdlseneintrittstemperaturen
sehr hoch, was eine deutliche Reduzierung der Ejektoreffizienz zur Folge hatte.
Somit konnten der Verdichter nicht in einem vergleichbaren und der Ejektor nicht in
seinem idealen Betriebspunkten arbeiten.

Die Messergebnisse und theoretischen Analysen zum Kaltebetrieb verdeutlichen,
dass im Ejektorkreislauf die gegenseitige Beeinflussung aller Anlagenkomponenten
berucksichtigt werden muss, und diese eine neue Dimensionierung und Optimierung
aller Anlagenkomponenten, und gegebenenfalls auch des Anlagendesigns
erforderlich macht. Dies ist nicht nur aus oOkologischer Sicht, sondern auch aus
0konomischen Grunden notwendig, damit die hdheren Investitionskosten fur Ejektor
und Separator durch Einsparungen bei anderen Komponenten und geringere
Betriebskosten kompensiert werden konnen.

Die am IfT entwickelten Ejektormodelle und Erfahrungswerte fiir die Auslegung der
Ejektorgeometrie basieren auf Messungen fur kleinere Ejektoren und deutlich
geringere Treibduseneintrittstemperaturen. Dass die experimentell ermittelten Werte
fur den Druckrickgewinn und die Ejektoreffizienz deutlich unter den simulativ
ermittelten Werten liegen, zeigt auf, dass noch weiterer Forschungsbedarf
hinsichtlich der Ejektormodellierung Uber einen weiteren Bereich an Betriebspunkten,
und der Auslegung von Ejektoren fur Anlagen verschiedener Leistungen besteht.
Dies erfordert jedoch weitere detailliete Messungen an verschiedenen
Betriebspunkten und genauer Ermittlung der Treib- und Saugmassenstrome mittels
Massenstromsensoren.
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