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Kurzdarstellung

Carnot-Batterien sind Energiespeicher und kénnen eingesetzt werden, um die Verfiig-
barkeit von Strom aus erneuerbaren Energiequellen an die Nachfrage auf dem Ener-
giemarkt anzupassen. Elektrizitit wird hierzu mittels Warmepumpen als thermische
Energie gespeichert und iiber einen Warme-Kraft-Prozess wieder bereitgestellt. Die
in den Kreisprozessen der Carnot-Batterie eingesetzten thermischen Fluidenergie-

maschinen werden in dieser Arbeit genauer betrachtet.

Verdrangungsmaschinen weisen gegeniiber Stromungsmaschinen Vorteile durch ihre
guten Teillastwirkungsgrade und der Moglichkeit des Betriebs derselben Maschine als
Verdichter und Expander auf. Herausfordernd fiir den Einsatz in Carnot-Batterien
ist, dass die Optimalbereiche von Verdringungsmaschinen bei geringeren Leistungen
als die der Stromungsmaschinen liegen. Dies kann durch einen modularen Aufbau
der Carnot-Batterie gelost werden. Aus zeitweiser Stillsetzung einzelner Module je
nach Leistungsbedarf folgt eine Carnot-Batterie mit groflem Leistungsspektrum bei
guten Wirkungsgraden. Ein weiterer Nachteil gegeniiber Stréomungsmaschinen ist
der erhohte irreversible Warmeiibergang zwischen Arbeitsfluid und Wand in Ver-

drangungsmaschinen.

Es werden verschiedene Bauarten der Verdrangungsmaschinen fiir den Einsatz in
einer 2 MW Rankine Carnot-Batterie mit 500 °C als Heiflspeichertemperatur vergli-
chen. Eine Hubkolbenmaschine wird fiir die Rankine Carnot-Batterie ausgewéhlt.
Gestalterische Mafinahmen werden zur Abschwéichung der nachteiligen Eigenschaf-
ten vorgeschlagen und die Haupteinflussfaktoren auf den Wirkungsgrad werden un-
tersucht. Zur Betrachtung der Druckverluste iiber Ventile, Undichtigkeitsverluste
und der Warmeiibertragung zwischen Arbeitsfluid und Maschinenwinden wird ein
nulldimensionales Simulationsmodell der Hubkolbenmaschine im Verdichterbetrieb
entwickelt und validiert. Die Warmeiibergangsverluste haben bei geringen Drehzah-
len den grofiten Einfluss auf den isentropen Wirkungsgrad und kénnen durch héhere
Drehzahlen oder Variation der Zylindergeometrie und Druckverhéltnisse verringert
werden. Die Undichtigkeitsverluste verlieren mit steigender Drehzahl ebenfalls an Be-
deutung, wohingegen Druckverluste durch die resultierende héhere Kolbengeschwin-
digkeit zunehmen. Anhand einer Drehzahlregelung wurde eine geringe Abnahme des
isentropen Verdichterwirkungsgrades fiir den Teillastbetrieb gezeigt und Verdrén-
gungsmaschinen insgesamt als vielversprechend fiir den Einsatz in Carnot-Batterien

eingestuft.
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1 Einleitung und Zielsetzung

Fiir eine klimaneutrale Zukunft ist eine Energieversorgung aus erneuerbaren Ener-
giequellen eine Grundvoraussetzung. Das Angebot an Strom aus regenerativen Ener-
giequellen wie Solar- und Windkraft unterliegt aufgrund von Umwelteinfliissen star-
ken Schwankungen und kann nicht immer genau der Nachfrage auf dem Energie-
markt entsprechen. Die Versorgungssicherheit des Energiesystems ist daher nicht al-
lein durch regenerative Energiequellen sichergestellt. Damit das Energiesystem den
Forderungen des energiepolitischen Dreiecks nach einer sowohl nachhaltigen, versor-
gungssicheren als auch wirtschaftlichen Energieversorgung entsprechen kann, spielen

Energiespeicher eine zentrale Rolle in der Energiewende. [1]

Thermische Energiespeicher sind aufgrund ihrer hohen Zyklenfestigkeit und der Um-
weltvertréglichkeit der eingesetzten Stoffe eine wirtschaftliche und nachhaltige Va-
riante der Energiespeicherung [2]. Insbesondere Carnot-Batterien sind vielverspre-
chend, da sie Energie im Netzmaflstab und ungebunden an geografische Anforde-
rungen speichern konnen [3]. Strom aus Phasen des Uberangebots aus erneuerbaren
Energiequellen wird in Carnot-Batterien als Wéarme gespeichert. Bei Elektrizitéts-
bedarf wird die Carnot-Batterie iiber einen Wérme-Kraft-Prozess wieder entladen.
Dabei hiangt der Gesamtwirkungsgrad von Carnot-Batterien stark von der Effizienz
der bei Be- und Entladung eingesetzten Fluidenergiemaschinen zur Verdichtung und

Expansion ab [4, 5].

Durch das Angleichen von Angebot und Nachfrage auf dem Strommarkt werden
variable Maschinenleistungen abgerufen. Die in Carnot-Batterien verwendeten Ma-
schinen miissen also einen guten Teillastwirkungsgrad aufweisen. Dazu eignen sich
typischerweise Verdrangungsmaschinen besser als Stromungsmaschinen. Weiterhin
bietet die Moglichkeit des Betriebs derselben Verdrédngungsmaschine als Verdichter

und Expander 6konomisches Einsparpotenzial fiir Carnot-Batterien. [6]

In der vorliegenden Arbeit wird daher der Einsatz von Verdrdngungsmaschinen in
Carnot-Batterien untersucht. Zunéichst werden Grundlagen zur Funktionsweise von
Carnot-Batterien und Fluidenergiemaschinen vermittelt. Verschiedene Bauarten der
Verdrangungsmaschinen werden vorgestellt. Aus diesen wird die Hubkolbenmaschi-
ne fiir eine vorgegebene Carnot-Batterie als am geeignetesten ausgewéhlt. Zur Kon-
zeptionierung der Hubkolbenmaschine werden ihre Verlustmechanismen unter fiir
Carnot-Batterien relevanten Betriebsparametern analysiert. Es werden Mafinahmen

zur Beschrinkung der Verluste abgeleitet.

Die Betriebsparameter in Carnot-Batterien weichen von denen heutiger Anwendun-
gen von Verdringungsmaschinen stark ab [3]. Zur weiteren Gestaltung der Hub-

kolbenmaschine werden daher die thermodynamischen Vorgénge innerhalb des Ar-
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beitsraumes genauer betrachtet. Ein nulldimensionales Simulationsmodell einer Hub-
kolbenmaschine im Verdichterbetrieb wurde hierzu entwickelt und validiert. Zum
Schluss werden Einschétzungen zum Einfluss der verschiedenen Verlustmechanismen

auf die Effizienz der Hubkolbenmaschine gegeben.



2 Theoretische Grundlagen

Im folgenden Kapitel werden Grundlagen zum Verstédndnis der vorliegenden Arbeit
erldutert und der Stand der Technik vorgestellt. Zunéichst wird auf Carnot-Batterien
sowie die ihnen zugrunde liegenden thermodynamischen Kreisprozesse eingegan-
gen. Die Zustandséinderungen der Verdichtung und Expansion werden erldutert.
Die Funktionsprinzipien der technischen Umsetzung dieser in Fluidenergiemaschi-
nen werden vorgestellt. Zu Verdrangungsmaschinen werden verschiedene Bauarten

und Verlustmechanismen der realen Zustandsénderung erldutert.

2.1 Carnot-Batterien

Geméf der Definition einer Carnot-Batterie nach Dumont et al. [3] ist eine Carnot-
Batterie ein System, das primér zur Speicherung elektrischer Energie in Form von
Wiérme verwendet wird. Zur Speicherung der Warme wird ein Temperaturgefille
zwischen einem Reservoir niedriger und einem Reservoir hoher Temperatur erzeugt.
Da der Wérmestrom dem Temperaturgefille entgegen gerichtet ist, wird Energie
aufgewandt um das Gefille zu erzeugen und damit die Carnot-Batterie zu beladen.
Wéihrend des Entladevorgangs wird mittels der Warme aus dem Hochtemperatur-
reservoir ein Warme-Kraft-Prozess (WKP) angetrieben und das Temperaturgefille
zwischen den Reservoirs nimmt ab. So wird ein Teil der zum Laden aufgewand-
ten elektrischen Energie zuriickgewonnen. Systeme der soeben definierten Carnot-
Batterien werden auch unter den Namen Pumped Thermal Energy Storage (PTES),
Thermal Energy Storage (TES) und Pumped Heat Energy Storage (PHES) vorge-
stellt [7, 8, 9].

Die erste Erwéhnung einer Carnot-Batterie geht auf ein Patent von Maguerre im
Jahr 1922 zuriick [10]. Seitdem wurden eine Vielzahl an Systemen fiir Carnot-

Batterien sowie einige Technologieiibersichten versffentlicht [2, 3, 7, 8].

2.2 Thermodynamische Kreisprozesse

Der Be- und Entladevorgang von Carnot-Batterien wird durch die Umwandlung zwi-
schen mechanischer und thermischer Energie in thermodynamischen Kreisprozessen
realisiert. Die Umwandlung zwischen elektrischer und mechanischer Energie erfolgt

durch einen Elektromotor bzw. einen Generator.

In einem Kreisprozess wird der Anfangszustand eines Fluides infolge von Zustands-

danderungen durch Wérme- und Arbeitsaustausch verdndert, das Fluid liegt jedoch
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am Ende wieder in seinem Anfangszustand vor. Die in diesem Unterkapitel gegebe-
nen Erkldrungen zu Kreisprozessen orientieren sich an den Fachbiichern von Stephan
et al. [11] und Weber [12]. Fiir weiterfithrende Informationen wird auf diese Werke

verwiesen.

Thermodynamische Kreisprozesse werden nach der Richtung ihrer Zustandsénde-
rungen in einem Zustandsdiagramm in links- und rechtsldufig eingeteilt. Fiir die
vorliegende Arbeit relevante Zustandsdiagramme sind das p, V-Diagramm sowie das
T,s-Diagramm. Aufgetragen im p,V-Diagramm ist der Druck p iiber dem Volu-
men V. Im T,s-Diagramm ist die Temperatur 7' iiber der spezifischen Entropie s
aufgetragen. Im linkslaufigen Kreisprozess wird mechanische Energie in thermische
Energie umgewandelt, im rechtslaufigen Kreisprozess erfolgt eine umgekehrte Um-

wandlung,.

Zum Laden einer Carnot-Batterie kommt eine Wéarmepumpe (WP) zum Einsatz.
Eine WP ist als linksldufiger Kreisprozess definiert, dessen Nutzen die abgegebene
Waérme ist. Im Kontrast zur WP steht die Kéltemaschine, dessen Nutzen die aufge-
nommene Warme ist. Zum Entladen einer Carnot-Batterie wird ein Wéarme-Kraft-
Prozess (WKP), also ein rechtsldufiger Kreisprozess, verwendet. Durch einen WKP
kann nicht die gesamte thermische Energie in mechanische Energie umgewandelt
werden, da Warme im Gegensatz zu Arbeit nicht vollstéindig aus Exergie besteht.
Aus dem Exergiegehalt der Warme resultiert eine obere physikalische Begrenzung
der Leistung von WKP.

2.2.1 Wirkungsgrade der Warme-Kraft-Umwandlung

Die Effizienz des WKP ist durch den Carnot-Wirkungsgrad ncamoet nach oben be-
grenzt. Die Aneinanderreihung reversibler Zustandsinderungen fiir einen Kreispro-
zess mit diesem Wirkungsgrad wird durch den WKP eines sogenannten Carnot-
Kreisprozesses erreicht. Die isotherme Verdichtung, die isentrope Verdichtung, die
isotherme Expansion und die isentrope Expansion des Carnot-Kreisprozesses sind
in Abbildung 2.1 (a) im p,V- und im 7T',s-Diagramm dargestellt. Die Temperaturen
der isothermen Vorginge, bei denen Warme aufgenommen bzw. abgegeben wird,

bestimmen den Carnot-Wirkungsgrad geméfl der folgenden Gleichung:

 Txalt
THeig

TICarnot = 1 (2 1)

Die Giite einer WP wird iiber eine Leistungszahl bestimmt, deren obere Grenze

gerade der Kehrwert des Carnot-Wirkungsgrades ist.
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Carnot-
(a) Kreisprozess

#

Brayton-
(b) Kreisprozess

-—
e
e ——

=

———

Rankine-
(c) Kreisprozess
(unterkritisch)

Rankine-
(d) Kreisprozess
(transkritisch)

—12 —253 354 ——41 |

Abb. 2.1: Die Zustandsénderungen rechtslaufiger thermodynamischer Kreisprozesse in p, V-
und T,s-Diagrammen. Dargestellt sind (a) der reversible Carnot-Kreisprozess, (b) der
ideale Brayton-Kreisprozess und der ideale Rankine-Kreisprozess in (c) unterkritischer

und (d) transkritischer Ausfiihrung. - Eigene Darstellung nach Stephan [11] und Mercan-
goz [13].

Eine Carnot-Batterie kann aufgrund der Hintereinanderschaltung von WP und WKP
theoretisch einen Gesamtwirkungsgrad nges von 100 % erreichen, wenn alle Zustands-
dnderungen der Kreisprozesse verlustfrei ablaufen. Dies wird anhand eines Systems

aus inversem Carnot-Prozess als WP und Carnot-Kreisprozess als WKP expemla-
risch gezeigt:

1
T|Ges = “ NCarnot = 1 (2.2)

TICarnot

Carnot-Batterien basieren in der Realitidt auf anderen als dem reversiblen Carnot-
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Kreisprozess, da Letzerer technisch nicht umsetzbar ist. Es werden Brayton- oder
Rankine-Zyklen eingesetzt, dies hat jedoch keinen Einfluss auf den theoretisch er-

reichbaren Gesamtwirkungsgrad der Carnot-Batterie. [5, 13]

Die derzeit technisch erreichbaren Gesamtwirkungsgrade von Carnot-Batterien lie-
gen unabhéngig von den ihnen zugrunde liegenden Kreisprozessen etwa zwischen
60% und 72% [3].

2.2.2 Brayton Carnot-Batterien

Der ideale Brayton-WKP besteht aus den Zustandsdnderungen isentrope Verdich-
tung, isobare Warmezufuhr, isentrope Expansion und isobare Wéarmeabfuhr. Die-
se Zustandsidnderungen sind in Abbildung 2.1 (b) im p,V- und im 7' s-Diagramm
dargestellt. Alle Zustandsdnderungen laufen in der Gasphase ab, daher wird als Ar-

beitsmedium héaufig Argon oder Luft verwendet.

Typische Komponenten fiir eine Brayton Carnot-Batterie sind zwei Paare aus Arbeits-
und Kraftmaschine, ein Heifl- und ein Kaltspeicher, sowie Warmeiibertrager [7].
Uberwiegend finden Kiesbettspeicher, die vom Arbeitsmedium durchstrémt werden,
in der Literatur Verwendung [6, 14, 15]. Bei Durchstromen des Speichers wird das Ar-
beitsfluid in einigen Systemen auf Umgebungstemperatur abgekiihlt oder erwérmt.
Alternativ wird die Differenz zwischen den Temperaturen der Speicher im entla-
denen Zustand durch interne Rekuperationswérmeiibertrager ausgeglichen [9, 16].
Hierdurch kénnen Speicher eingesetzt werden, deren Temperatur im entladenen Zu-
stande nicht der Umgebungstemperatur entspricht. Im 2017 von Laughlin verof-
fentlichten System [9] sind werden die mit fliissigen Medien gefiillten Speicher iiber
Wirmeiibertrager geladen. Fiir eine detaillierte Ubersicht iiber die Eigenschaften
und Maschinenarten der einzelnen Systeme wird auf Tab. A.1 im Anhang verwie-

sen.

2.2.3 Rankine Carnot-Batterien

Im Gegensatz zum Carnot- oder Brayton-Zyklus durchliuft das Arbeitsfluid in ei-
nem Rankine-Kreisprozess Phaseniibergénge. Die Zustandsénderungen des Rankine-
WKP sind eine isentrope Verdichtung, gefolgt von einer isobaren Warmezufuhr zur
Verdampfung und Uberhitzung des Fluides. Das iiberhitzte Fluid wird dann isentrop
entspannt und Wiarme isobar abgefithrt. Durch die Warmeabfuhr kondensiert das
Fluid.



2 Theoretische Grundlagen

Umgebung

Abb. 2.2: Systemdiagramm der umkehrbaren Rankine Carnot-Batterie, die in dieser Arbeit betrach-
tet wird. Dargestellt sind das Kalt- und Heiflsspeichersystem sowie Schichtspeicher mittlerer
Temperatur. Der Beladevorgang, bei dem Verdichter und Drossel durchstrémt werden, ist mit
roten Pfeilen dargestellt. Der Entladevorgang ist mit blauen Pfeilen und durchstrémter Pumpe
und thermischer Kraftmaschine eingezeichnet. - Eigene Darstellung des vorgegebenen Systems.

In Rankine Carnot-Batterien sind tiefere Heiflspeichertemperaturen als in Brayton
Carnot-Batterien moglich. Dies liegt in den tieferen Temperaturen bei Phaseniiber-
gang des Arbeitsfluides begriindet. Die isothermen Phaseniiberginge des Arbeits-

fluides ermoglichen auflerdem den Einsatz von Latentspeichern.

In einem unterkritischen Rankine-Zyklus verdampft und kondensiert das Arbeits-
fluid im Zweiphasengebiet unterhalb der Sattdampfkurve. In Abbildung 2.1 sind
die Zustandsédnderungen des Rankine-Zyklus in Zustandsdiagrammen dargestellt.
Konventionell wird der unterkritische Rankine-Zyklus mit Wasser als Arbeitsmedi-
um in Dampfkraftwerken eingesetzt. Das Arbeitsmedium Wasser und die unterkriti-
sche Prozessfithrung wird 2014 von Steinmann fiir Carnot-Batterien im sogenannten

Compressed Heat Energy Storage System (CHEST) iibernommen. [17]

In einem transkritischen Rankine-Zyklus, wie im System von Mercangoz [13], liegt
die Warmeiibertragung beim hoheren der beiden Zyklusdruckniveaus im iiberkri-
tischen Bereich. Die Zustandsdnderungen des transkritischen Rankine-Zyklus sind
in Abb. 2.1 dargestellt. In transkritischen Carnot-Batterien kann COq als Arbeits-
medium verwendet werden. Ein latenter Kaltspeicher wird hierbei wéihrend des iso-
thermen Phaseniibergangs des Arbeitsmediums be- oder entladen. Ein System aus
sensiblen Heif3speichern nidhert den nicht isothermen Temperaturverlauf der iiberkri-

tischen Zustandsédnderung in einer transkritischen Carnot-Batterie an. [13, 18, 19]
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In der aktuellen Forschung zu Carnot-Batterien wird auch die Nutzung von Nie-
dertemperaturwiarme zur Unterstiitzung der Warmepumpe beim Beladevorgang be-
trachtet. Als WKP von Carnot-Batterien mit Abwirmeintegration wird aufgrund
der niedrigen Abwéirmetemperaturen ein Organic Rankine Cycle (ORC) eingesetzt
[8]. Der Begriff ORC beschreibt eine Ausfithrung des Rankine-WKP bei geringeren
Driicken und Temperaturen des Arbeitsfluides als in konventionellen Rankine-An-
wendungen. Auflerdem werden organische Medien als Arbeitsfluide eingesetzt. Das
Kaltemittel R1233zd steht stark im Fokus der zwischen 2017 und 2020 veroffentlich-
ten Carnot-Batterien [8, 20, 21, 22]. Eine Ausnahme ist das Ammoniak-System von
Abbar [23], in welchem Abwérme einer Spitzenlastgasturbine auch bei Entladung der
Carnot-Batterie genutzt wird. Der Heiflsspeicher wird parallel zum Entladen durch

die Abwéarme erhitzt.

In dieser Arbeit wird eine Rankine Carnot-Batterie mit einem Ammoniak-Wasser-
Gemisch als Arbeitsmedium betrachtet. Der Rankine-Zyklus ist unterkritisch ausge-
fithrt. Es wird mit mehreren Speichern gearbeitet, wie im Systemschema in Abb. 2.2
dargestellt ist, um den Temperaturverlauf des Fluides wihrend der Warmeiibertra-

gung anzundhern.

2.3 Die Zustandsanderung von Gasen bei Verdichtung oder

Expansion

Die Verdichtung oder Expansion eines Fluides verlduft in den in Abschnitt 2.2 vorge-
stellten idealen Kreisprozessen isotherm oder isentrop. In realen Ausfithrungen und

somit in Carnot-Batterien verlaufen Zustandsénderungen allerdings polytrop.

Eine isotherme, also bei konstanter Temperatur ablaufende, Druckédnderung ist eine
reversible Zustandsdnderung. Diese isotherme Zustandsénderung ist nur durch ei-
ne unendlich langsame Verdichtung oder Expansion zu erreichen. Dann entspricht
die verrichtete oder aufgenommene Arbeit der iibertragenen Warme und es findet
keine Temperaturinderung statt. In Carnot-Batterien ist eine Temperaturdnderung
des Fluides zur Beladung der Speicher erwiinscht, daher ist hierfiir eine isentrope
Verdichtung oder Expansion von grofierer Relevanz. Die isentrope, also reversible
und adiabate Zustandsénderung ist nur durch eine unendlich schnelle Verdichtung
oder Expansion zu erreichen, damit die Zeit zur Warmeiibertragung unendlich klein

wird.
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T Isentrope p=konst

Verdichtungi Polytrope Verdichtung
’ “ ohne Kiihlung

(adiabate Verdichtung)

Polytrope Verdichtting p=konst

mit Kiihlun,

Isotherme
Expansion

Isotherme Verdichtung
p=konst

olytrope Expansion ohne

Polytrope Expansion Kiihlung (adiabate Expansion)

mit Kiihlung Isentrope Expansion

>

S

Abb. 2.3: Zustandsénderungen von Gasen bei Verdichtung und Expansion im T,s-Diagramm.
Dargestellt sind die isentropen und isothermen Verldufe sowie mogliche polytrope Zu-
standsdnderungen mit und ohne Kiihlung. Moégliche reale Verldufe der polytropen Zu-
standsénderungen sind exemplarisch fiir eine polytrope Verdichtung und eine polytrope
Expansion eingezeichnet (gestrichelte Linien). - Eigene Darstellung nach [12]

Eine reale Zustandsdnderung lduft irreversibel ab und kann mit oder Kiihlung er-
folgen. In Abbildung 2.3 sind mdogliche Verldufe einer polytropen Zustandsédnde-
rung gezeigt. Dabei liegt die Endtemperatur einer polytropen Verdichtung- bzw.
Expansion ohne Kiihlung iiber der Endtemperatur der entsprechenden isentropen
Zustandsédnderung. Die Polytropen-Linie im Zustandsdiagramm verbindet die rea-
len Zustandspunkte vor und nach der Verdichtung bzw. der Expansion. Der reale
Ablauf einer Zustandséinderung kann davon abweichen, wie in Abbildung 2.3 gestri-
chelt eingezeichnet ist. Eine Erkldrung fiir den tatsédchlichen Verlauf ist beispielsweise
eine zunéchst das Fluid erwdrmende Wand, die kiithlend wirkt, nachdem das Fluid
die Wandtemperatur iiberschritten hat. [24]

Vergleiche zwischen der realen und einer idealen Zustandsénderung werden generell
iiber Wirkungsgrade gezogen. Moglich sind Vergleiche iiber den isentropen und den
isothermen Wirkungsgrad, die die reale und die entsprechende ideale Zustandsénde-
rung zueinander ins Verhéltnis setzen. Bei der technischen Umsetzung der Verdich-
tung oder Expansion werden iiber Kupplungswirkungsgrade aulerdem mechanische

und elektrische Verluste in der Maschine beriicksichtigt.
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2.4 Grundlagen der Fluidenergiemaschinen

Die Zustandsédnderungen der Verdichtung oder Expansion werden technisch in Flui-
denergiemaschinen umgesetzt. Zur Erklarung der Funktionsweise von Fluidenergie-
maschinen wird sich, sofern nicht anders angegeben, an der Fachliteratur von Weber
[12] und Eifler [24] orientiert. Auf diese Werke wird fiir vertiefende Zusammenhénge

verwiesen.

Fluidenergiemaschinen werden je nach Férdermedium in hydraulische und thermi-
sche Maschinen eingeteilt. Hydraulische Maschinen fordern Fliissigkeiten, thermische
Maschinen arbeiten mit Gasen. Der Begriff thermische Maschine resultiert aus der
Eigenschaft von Gasen, dass eine Druckénderung mit einer Temperaturdnderung ein-
hergeht. In dieser Arbeit wird ausschlieBlich auf thermische Fluidenergiemaschinen

eingegangen.

In Fluidenergiemaschinen wird eine Druckéinderung durch die Ubertragung mecha-
nischer Energie zwischen Fluid und bewegten Teilen der Maschine erreicht. Zur Ex-
pansion werden Kraftmaschinen eingesetzt, diese entziehen dem Fluid Energie und
geben mechanische Arbeit ab. Zur Verdichtung dienen Arbeitsmaschinen, die dem

Fluid Energie zufiihren.

Nach dem Prinzip der Arbeitsiibertragung werden Fluidenergiemaschinen eingeteilt
in Stromungsmaschinen, auch Turbomaschinen genannt, und Verdrédngungsmaschi-
nen, die auch Kolbenmaschinen genannt werden. Das zugrundliegende Prinzip der
Arbeitsiibertragung ist in Strémungsmaschinen das Stréomungsprinzip und in Ver-

driangungsmaschinen das volumetrische Prinzip.

2.4.1 Das Stromungs- und das volumetrische Prinzip der
Arbeitsiibertragung

Arbeitsiibertragung nach dem Stromungsprinzip

Eine dynamische und konstante Kraftiibertragung ist charakteristisch fiir die Ar-

beitsiibertragung nach dem Stréomungsprinzip.

Eine Stromungskraftmaschine wird Turbine genannt. Der hohe Druck des anstro-
menden Fluides wird durch eine Diise in eine hohe Stromungsgeschwindigkeit umge-
wandelt. Uber ein feststehendes Leitrad wird eine Relativgeschwindigkeit der Stré-

mung zum darauffolgenden Laufrad erzeugt. Die Fluidgeschwindigkeit treibt das

10
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Laufrad an. Hinter dem Laufrad strémt das Fluid wieder mit der Anfangsgeschwin-

digkeit, jedoch geringerem Druck.

Eine Stromungsarbeitsmaschine wird als Turboverdichter bezeichnet. Das Laufrad
eines Turboverdichters wird durch mechanische Energie mit konstanter Umfangs-
geschwindigkeit angetrieben. Dem anstromenden Fluid wird iiber das Laufrad eine
hohere Absolutgeschwindigkeit aufgepréigt, es wird in Umfangsgeschwindigkeit mit-
gerissen. Nach dem auf das Laufrad folgenden feststehenden Leitrad stromt das
Fluid wieder mit Anfangsgeschwindigkeit, jedoch ist der Druck iiber beide Réder

gestiegen.

Die Druckénderung in Stromungsmaschinen erfolgt also iiber den Zwischenschritt
der Geschwindigkeitsdnderung. Hohere Druckunterschiede und damit einhergehend
eine grofere iibertragene Arbeit werden durch hohe Umfangsgeschwindigkeiten des
Laufrads und durch mehrere aufeinander folgende Leitrad-Laufradpaare, sogenann-
te Stufen, erreicht. In Verdichtern ist der Druckunterschied iiber eine Stufe deutlich
kleiner als in Turbinen, da die beschleunigte Stromung in Turbinen einfacher umzu-
lenken ist. Im Verdichter kann bei zu starker Richtungsédnderung eine Stréomungsab-

16sung auftreten.
Arbeitsiibertragung nach dem volumetrischen Prinzip

Die Arbeitsiibertragung nach dem volumetrischen Prinzip ist statischer Art und
erfolgt periodisch. Die Arbeitsiibertragung wird als statisch bezeichnet, da die wir-
kende Kraft allein von der Lage des bewegten Verdréingers bestimmt wird. Der auf
die Verdrangerflache wirkende Fluiddruck resultiert direkt in der Kraft, die zwischen
Maschine und Fluid wirkt.

In Verdriangungskraftmaschinen, die im Folgenden Expander genannt werden, gibt
das Verdriangerbauteil aufgrund des hohen Drucks im Arbeitsraum nach und das
Volumen des Arbeitsraumes nimmt zu. Der Fluiddruck und damit die Fluidenergie

sinken als Folge der Arbeitsiibertragung auf den Verdrénger.

Eine volumetrische Arbeitsmaschine wird Kolbenverdichter genannt. Im Gegensatz
zum Expander wird der Verdringer durch Zufithrung mechanischer Energie bewegt.
Durch die Verdringerbewegung nimmt das Arbeitsraumvolumen ab. Dies bewirkt
eine Druckerhohung im Fluid, dem Fluid wird also Energie zugefiihrt. Die Arbeits-
iibertragung erfolgt periodisch, da eine endliche Fluidmenge in einem geschlossenen
Arbeitsraum verdichtet oder entspannt wird. Vor erneuter Druckédnderung wird das

Fluid ausgelassen und Frischgas stromt ein.

11



2 Theoretische Grundlagen

2.4.2 Gegeniiberstellung der Stromungs- und Verdrangungsmaschinen

Im Folgenden werden einige Unterschiede zwischen Stromungs- und Verdrangungs-
maschinen sowie die Eignung der Maschinenarten hinsichtlich verschiedener Betrieb-
sparameter vorgestellt. Fiir eine tabellarische Gegeniiberstellung wird auf Tab. A.2

im Anhang verwiesen.

Grofle Druckdifferenzen sind in Verdringungsmaschinen durch Anpassung des ver-
driangten Volumens unabhéngig von der Drehzahl und sowohl mit kleinen als auch
sehr groflen Maschinen erreichbar. Strémungsmaschinen dagegen realisieren hohe
Druckdifferenzen durch grofie Drehzahlen oder viele aufeinanderfolgende Stufen. Der
geforderte Fluidstrom ist fiir beide Maschinenarten von der Drehzahl und der Ma-
schinendimensionierung abhéngig. Allerdings steigt der Bauaufwand fiir grofie For-
derstrome fiir Stromungsmaschinen weniger stark als fiir Verdrangungsmaschinen,

da keine Parallelschaltung mehrerer Arbeitsrdume notwendig wird. [6, 24]

In Verdringungsmaschinen ist eine gréflere Variation des Volumenstroms ohne star-
ke Verdnderung des Maschinenwirkungsgrades moglich. Im Gegensatz dazu ist der
Stabilitétsbereich von Stromungsmaschinen kleiner und der Wirkungsgrad fillt bei
Abweichungen vom Auslegungsvolumenstrom schnell ab. Verdrdngungsmaschinen
sind besser fiir einen Betrieb unter Teillast geeignet. Die Regelmdoglichkeiten von
Verdrangungsmaschinen sind durch die periodischen Ein- und Auslisse vielfiltiger,
die Steuerung der Anfangs- und Endzeitpunkte dieser kann den Volumenstrom &n-
dern. Eine Ubersicht iiber mogliche Regeleingriffe ist in Tabelle A.3 im Anhang
gegeben. [25, 26]

Generell liegen die Auslegungspunkte mit den hichsten zu erreichenden Wirkungs-
graden von Verdréangungsmaschinen bei geringeren Drehzahlen, geringeren Volumen-
stromen und damit geringeren Leistungen als von Stromungsmaschinen [27]. Stro-
mungsmaschinen eignen sich fiir Leistungen ab dem Megawattbereich [17]. Aulerdem
findet in Verdrédngungsmaschinen ein héherer Wéarmeaustausch mit den Maschinen-
bauteilen statt. Die gegeniiber Stromungsmaschinen geringeren Drehzahlen haben
einen liangeren Aufenthalt des Arbeitsmediums im Arbeitsraum und damit einen

hoheren Wérmeaustausch zur Folge [25].

Verdringungsmaschinen sind besser geeignet als Stromungsmaschinen, um durch
Umkehrung der Stromungsrichtung des Arbeitsfluides eine Maschine sowohl als Ar-
beits- als auch als Kraftmaschine zu verwenden. Eine solche Maschine wird im

Folgenden als umkehrbar bezeichnet. Durch die dhnliche Geometrie der Arbeits-

12
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und Kraftmaschinen von Verdriangungsmaschinen ist die Umkehrbarkeit mit gerin-
gen Wirkungsgradverlusten umzusetzen. Die Schaufelgeometrie der Turboverdichter
und Turbinen hingegen ist fiir die jeweilige Aufgabe optimiert. Die hohen Druckun-
terschiede {iber einzelne Turbinenstufen fiithrt zu einer Strémungsablésung im Be-
trieb als Verdichter und ist Ursache fiir schlechte Wirkungsgrade. Einen Verdichter
als Turbine zu nutzen ist moéglich, jedoch geht eine Entspannung in einem Turbo-
verdichter mit einer deutlich hcheren Stufenzahl als in einer Turbine und damit
einem insgesamt geringeren Wirkungsgrad der Kraftumwandlung einher [12]. Ver-
drangungsmaschinen hingegen sind fiir die umkehrbare Maschinenausfithrung mit
Betrieb als Verdichter und Expander gut geeignet [20, 23, 28].

2.5 Grundlagen der Verdriangungsmaschinen

Die Moglichkeit zur umkehrbaren Maschinenausfithrung ist aufgrund des 6konomi-
schen Einsparpotentials besonders fiir Carnot-Batterien relevant [8]. Damit riicken
Verdrangungsmaschinen fiir den Einsatz in Carnot-Batterien in den Fokus, deren
Bauarten und Grundlagen zur Effizienzbeurteilung im Folgenden vorgestellt wer-

den.

2.5.1 Hubkolben- und Rotationskolbenmaschinen

Geméf der Bewegung des Verdringers wird zwischen Hubkolbenmaschinen (HKM)
mit umkehrender Kolbenbewegung und Rotationskolbenmaschinen (RKM) mit wei-

tergehender Kolbenbewegung unterschieden. [24]

] @@ @ @

(a) Hubkolben- (b) Scroll- (c) Fliigelzellen- (d) Schrauben- (e) Roots-
maschine maschine maschine maschine maschine

Abb. 2.4: Bauarten der Verdringungsmaschinen: (a) Hubkolbenmaschine und (b)-(e) ver-
schiedene Rotationskolbenmaschinen nach [24] und [29].
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HKM werden mit starrem Kolben oder einer Membran als Kolben ausgefiihrt. In
einer HKM wechselt die Kolbenlage zwischen einem unteren und einem oberen Tot-
punkt (UT bzw. OT) (siehe Abbildung 2.4). Das zwischen UT und OT verdréngte
Volumen ist das Hubvolumen Vipyp. Der OT liegt etwas unterhalb des Zylinderkopfes,

das verbleibende Arbeitsraumvolumen wird Totvolumen Vo genannt. [12]

Die Geometrien von RKM umfassen hingegen ein weit grofleres Spektrum. Beispiele
fiir RKM, die bereits Anwendung in Carnot-Batterien finden, sind Schrauben- und
Scrollmaschinen, weitere sind Fiigelzellen- und Rootsmaschinen [28]. Diese RKM
sind in Abbildung 2.4 dargestellt. An dieser Stelle auf alle Bauarten von RKM
einzugehen wiirde den Rahmen der Arbeit sprengen, daher wird fiir eine breitere
Ubersicht von Bauarten mit dazugehorigen typischen Betriebsparametern auf die

Tabelle A.4 im Anhang verwiesen !.

Die optimalen Arbeitsbereiche der verschiedenen Bauarten sind im Cordier-Dia-
gramm dargestellt, fiir Verdichter sieche Abb. A.1. Uber der spezifischen Drehzahl Ny
ist der erreichbare isentrope Kupplungswirkungsgrad aufgetragen. Die Kennzahl nq
beriicksichtigt neben der Drehzahl n auch den Volumenstrom V und die spezifische
Arbeit w:

S >

W

ng =333-n- (2.3)

Fiir HKM werden im Cordier-Diagramm 83% als erreichbarer Kupplungswirkungs-
grad angegeben. Bei etwas hoheren spezifischen Drehzahlen liegt der Optimalbereich
von Rotationskolbenmaschinen. Schraubenverdichter erreichen dlgeschmiert mit 86%
die hochsten Wirkungsgrade, im Trockenlauf werden bei hoheren spezifischen Dreh-

zahlen 75% als Optimum angegeben. [27]

Es gibt einige Unterschiede zwischen HKM und RKM. HKM eignen sich fiir An-
wendungen mit hohen zu erreichenden Driicken bis 3500 bar [12]. Die Drehzahl der
HKM ist allerdings nach oben begrenzt, da die hin- und hergehende Kolbenbewegung
Massenkréfte verursacht. Auflerdem treten durch die periodischen Ein- und Auslis-
se Forderstromschwankungen auf. Eine Mehrzylinderausfithrung wird zum Ausgleich
der freien Massenkréfte und Forderstromschwankungen genutzt. Eine weitere Eigen-
heit der HKM ist der Ein- und Auslass iiber selbst- oder fremdgesteuerte Ventile.

RKM erreichen hohere Drehzahlen als HKM und kénnen damit gréflere Volumen-
strome fordern. Der Einsatzbereich von RKM liegt dafiir bei geringeren Driicken bis
40 bar [12]. AuBlerdem erfolgt der Ein- und Auslass ventillos, der Verdrénger bedeckt,

! Aufgrund umfassenderer Literatur zu Verdichtern als zu Expandern werden auf Werte fiir Ver-
dichter zuriickgegriffen.
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bzw. gibt die Offnungen frei. Einige RKM, darunter die Schraubenmaschine, weisen

geometriebedingt kein Totvolumen oder mehrere parallele Arbeitsriume auf. [24]

Die heutigen Anwendungsbereiche von Kolbenverdichtern sind unter Anderem Druck-
luftbereitstellung, verfahrenstechnische Synthesegasbereitstellung, Hochdruckgase in
der Schweifitechnik, Kilte- und Klimatechnik und Vakuumtechnik [30]. Expander
werden in der Literatur vor allem im Einsatz in ORC erwédhnt und liefern dort bis
150 kW Strom [29]. In einer sogenannten Freikolbenmaschine trennt ein kurbelfrei-
er Kolben zwei Arbeitsrdume im selben Zylinder. Die Freikolbenmaschine arbeitet
gleichzeitig als Verdichter und Expander und wird in Brayton-Zyklen geringer Leis-
tung eingesetzt [31].

Kolbenverdichter weisen fiir die heutigen Anwendungen einen hohen Entwicklungs-
stand auf, der Fokus liegt auf der Anndherung eines isothermen Verlaufes durch
mehrstufige Verdichtung mit Zwischenkiihlungen. Fiir Carnot-Batterien sind die mit
derzeit erhéltlichen Maschinen erreichbaren Temperaturen zu niedrig [3]. Maxima-
le Verdichtungsendtemperaturen aufgrund von Explosionsgefahr und abnehmender
Viskositdt von Schmiermitteln liegen bei einer Temperatur 7" von etwa 200 °C. Bei
Trockenlauf limitiert die thermische Ausdehnung die Verdichtungsendtemperatur.
So liegt fiir die Schraubenmaschine die Temperaturobergrenze bei 250 °C [30]. Die
thermische Ausdehnung des Gehéuses und der beiden helixférmigen, gezahnten, und
ineinander greifenden Rotoren wiirden die Betriebssicherheit bei hoheren Tempera-
turen gefdhrden. Fiir Scroll- und Fliigelzellenmaschinen werden 215 °C bzw. 140 °C

als obere Temperaturgrenze genannt [29].

Eine Umkehrung der Stromungsrichtung ist fiir HKM und RKM moglich. Fiir Bau-
arten mit ventilgesteuertem Ein- und Auslass ist die Umkehrung komplizierter als fiir
ventillose Verdringungsmaschinen. Ursache fiir die kompliziertere Umkehrung sind
die oftmals selbsttiitigen Ventile in Verdichtern. Durch Uberwinden einer Federkraft
bei ausreichendem Uber- oder Unterdruck wird ein Strémungsweg freigegeben. Die
Ventil6ffnung in Expandern erfolgt jedoch fremdgesteuert, beispielsweise mit Hil-
fe einer Nockenwelle, zu anderen Kurbelwinkeln als in Verdichtern. Komplexer im
Betrieb sind fremdgesteuerte Ventile, deren Aktionszeitpunkte zur Umkehrbarkeit

variabel sein miissen. [29]

2.5.2 Verlustbehaftete Zustandsianderungen in Verdrangungsmaschinen

Im Folgenden werden die in Verdréangungsmaschinen auftretenden Verluste mit den

ihnen zugrundeliegenden Ursachen und ihre Einfliisse auf den Wirkungsgrad der

15



2 Theoretische Grundlagen

Maschine vorgestellt.

Die Verluste bei der Umwandlung zwischen Arbeit und Elektrizitéit im Generator
werden iiber einen elektrischen Wirkungsgrad nejektrisch ausgedriickt. Die Betrach-
tung der Umwandlung zwischen Fluidenergie und an der Kurbelwelle abgegriffenen
bzw. aufgepréigten Arbeit liefert den Kupplungswirkungsgrad niupplung €iner Ver-
drangungsmaschine. Dieser setzt sich aus dem mechanischen Mpechaniscn und dem
inneren Wirkungsgrad n; zusammen. Der mechanische Wirkungsgrad beriicksichtigt
Reibungsverluste im Triebwerk und an Dichtungen [24, S.157]. Es folgt fiir den Ge-

samtwirkungsgrad der Verdringungsmaschine:

7] = Telektrisch * Thmechanisch * T (24)

Der innere Wirkungsgrad wird aus dem Verhé&ltnis der realen Innenleistung P, und

der Innenleistung P, jqeal eines idealen Vergleichsprozesses bestimmt:

P . )
—tideal  fi51 Verdichter

n = (25)

ol

Pradot fiir Expander
Die Innenleistung kann einerseits iiber die Innenarbeit W; und die Drehzahl n aus
dem Flacheninhalt des p, V-Diagramms bestimmt werden. Auflerdem kann die In-
nenleistung iiber den Massenstrom 7 und die spezifische Innenarbeit w; berechnet

werden:
P =W;-n=uw-m (2.6)

Wi =— j{/pdv (2.7)

Fiir gekiihlte Kolbenarbeitsmaschinen wird eine isotherme Zustandsdnderung als
ideale Zustandsinderung angenommen. Die isentrope Zustandsinderung wird fiir
den Vergleich mit ungekiihlten Kolbenarbeitsmaschinen herangezogen. Dementspre-
chend werden fiir den idealen Vergleichsprozess die isotherme spezifische Arbeit
Wi jsentrop DZW. die isentrope spezifische Arbeit wj;s eingesetzt. Diese werden aus

den Zustandsgroflen spezifische Entropie s und spezifische Enthalpie h bestimmt:

Wi isotherm = 1y - (Sl - 52,isotherm) + hl - h2,isotherm (28)
Wijs = hojis — M1 (2.9)
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Die Abweichungen der realen von der idealen Leistung werden durch verschiedene

Verlustmechanismen verursacht.

Beim Ein- oder Ausstromen iiber Ventile oder ventilfreie Ein- und Auslassoffnungen
verursacht der kurzzeitig verringerte Stromungsquerschnitt einen Druckverlust im
Fluid durch Stréomungsreibung. Dieser Verlustmechanismus wird auch als Drossel-
verlust bezeichnet. Der Fluiddruck pzy im Arbeitsraum entspricht also nicht dem
Fluiddruck p; bzw. po in der Leitung. Dies wird iiber ein inneres und ein nutzbares
Druckverhéltnis IT; bzw. Tl zwischen SchlieBen des Einlasses (ES) und Offnen des
Auslasses (AO) beschrieben:

t=t
11, — Pzt =1ta0) (2.10)
pzy1(t = tEs)
P2 fijr Verdichter
Moty = 4 (2.11)
% fiir Expander

Weitere Verluste werden durch die Reibung zwischen der Arbeitsraumbegrenzung
und bewegten Verdringerbauteilen im Arbeitsraum verursacht. Auflerdem z#ihlen
Wandverluste zu den Verlustmechanismen in Verdriangungsmaschinen. Diese resul-
tieren aus dem Wirmeaustausch des Arbeitsfluides mit den arbeitsraumbegrenzen-
den Flédchen bei finiter Temperaturdifferenz. Wandverluste treten auch bei insgesamt
adiabater Zustandsinderung auf, wie in Abbildung 2.3 durch die gestrichelt darge-
stellten realen Verldufe der polytropen Zustandséinderungen gezeigt wird. Aufgrund
von Druckgefillen kommt es zu Undichtigkeitsverlusten in Form von Massenleckage-
stromen iiber die Abdichtungen des Arbeitsraumes und iiber selbstgesteuerte Ventile.
Weiterhin ist die Aufheizung im Einlassventil und wihrend des Einlasses bei Arbeits-
maschinen ein Verlustmechanismus, fiir Expander trifft dies auf die Aufheizung iiber

das Auslassventil zu. [24]

Fiir Verdrangungsmaschinen mit Totvolumen ist selbiges die Ursache der sogenann-
ten Riickexpansionsverluste. In Kolbenarbeitsmaschinen wird ein Teil des Einlasshu-
bes darauf verwendet, das Residualgas zu expandieren, wodurch die Einlasszeit und
die Menge an eingelassenem Frischgas sinkt. In Kolbenkraftmaschinen ist die Riick-
kompression Ursache fiir eine Uber- oder Unterkompression, also einem zu hohen
oder einem zu niedrigen Druck zu Beginn des Einlasses, was zu einem plotzlichen
Druckausgleich fithren kann [29]. Die Volumina Vzy zu den Zeitpunkten der Ein-
und Auslassoffnungen (EO bzw. AO) und -schlieungen (ES bzw. AS) bestimmen
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das innere Volumenverhéltnis ®;:

B — szyl(ttAo; fiir Verdichter (2.12)
)

VZyl(t:tAO £is
ey Ao iur Expander
Vzy1(t=tEs p

2.5.3 Verdrangungsmaschinen in Carnot-Batterien

Fiir eine Carnot-Batterie basierend auf dem Brayton-Zyklus entwickelte Howes 2012
eine Hubkolbenmaschine anhand von mehreren Prototypen [15]. Eine kommerziel-
le Carnot-Batterie mit 2 MW Leistung sollte durch ein grofies Verhéltnis zwischen
Zylinderbohrungsdurchmesser und Hubweg ermoglicht werden. Die durch den gerin-
gen Hub verringerten Massenkrifte erméglichten Drehzahlen bis n = 1200 min—!.
Ausgelegt fiir die Anwendung in einem Brayton Zyklus arbeitet die von Howes ent-
wickelte Maschine gleichzeitig als Verdichter und Expander. Dies wurde durch zwei
Arbeitsrdume an den gegeniiberliegenden Stirnseiten des Zylinders umgesetzt. Ein
Schema der Carnot-Batterie und eine Abbildung des entwickelten Kolbens sind in
Abb. A.2 im Anhang zu finden. In der 2017 von Abarr [23] verdffentlichten Car-
not-Batterie wird eine Hubkolbenmaschine als umkehrbare Verdriangungsmaschine
eingesetzt. Das insgesamt 16,7 MW Leistung bereitstellende System arbeitet mit
Ammoniak als Arbeismedium. Aufgrund der hohen Verdichtungsendtemperatur von
teilweise 500 °C ist die Nutzung kommerziell verfiigharer Maschinen in Carnot-Bat-

terien nicht moglich. [2].

Dumont [20, 28] untersuchte fiir WP-ORC Carnot-Batterien bei Temperaturen unter
200 °C verschiedene Verdrangungsmaschinen auf ihre Umkehrbarkeit. Aus Hubkol-
ben-, Fliigelzellen-, Roots-, Scroll- und Schraubenmaschinen mit Leistungen unter
10kW identifizierte er Scrollmaschinen als zur Umkehrung am geeignetesten. Am
Energiecampus Niirnberg wird ebenfalls an Carnot-Batterien mit umkehrbaren Ver-
drangungsmaschinen fiir den Niedertemperaturbereich geforscht [22, 32]. Dort wird
ein Prototyp einer Carnot-Batterie mit 15 kW Nennleistung gebaut. Zur Auswahl ei-

ner Maschinenbauart beziehen sich die Autoren auf Dumonts Untersuchungen [28].

Zur Berechnung der Gesamtwirkungsgrade von Carnot-Batterien werden fiir die Be-
urteilung der Fluidenergiemaschinen hiufig konstante Literaturwerte verwendet [6,
9, 21]. Die Entwicklung von Verdringungsmaschinen fiir Carnot-Batterien im Netz-
maflstab beschriankt sicher allerdings auf Howes Arbeit fiir eine Brayton Carnot-
Batterie beschriinkt und daher bedarf es weiterer Untersuchung der Wirkungsgrade

von Verdrangungsmaschinen.
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3 Auswahl und Konzeption einer

Verdrangungsmaschine

In diesem Kapitel werden zunéchst die Vor- und Nachteile der Verdréingungsmaschi-
nen gegeniiber Stromungsmaschinen fiir den Einsatz in Carnot-Batterien vorgestellt,
auf deren Erhaltung bzw. Abschwichung bei der Auslegung einer Verdringungsma-
schine geachtet werden muss. Im Anschluss werden die aus den Betriebsparametern
der Rankine Carnot-Batterie resultierenden Randbedingungen zur Auswahl einer
Verdriangungsmaschine aufgefiihrt. Kine Bauart der Verdringungsmaschinen wird
ausgewdhlt. Abschliefend wird eine Maschinenausfithrung fiir einen méoglichst effizi-

enten Betrieb unter den vorgegebenen Randbedingungen vorgestellt.

3.1 Vor- und Nachteile von Verdriangungsmaschinen

Die FEigenschaften von Stromungs- und Verdridngungsmaschinen wurden in Kapi-
tel 2.4.2 gegeniiberstellt. Daraus resultierende Vorteile von Verdringungsmaschinen
gegeniiber Stromungsmaschinen sind die Einsetzbarkeit der selben Maschine als Ver-
dichter und Expander sowie die Erhaltung eines guten Wirkungsgrades im Teillast-
betrieb.

Ein Nachteil von Verdriangungsmaschinen fiir den Einsatz in Carnot-Batterien ist
der gegeniiber Stromungsmaschinen hohere Wéarmeaustausch zwischen Fluid und
Arbeitsraumbegrenzungen. In heutigen Anwendungen von Kolbenverdichtern wird
diese Eigenschaft hiufig durch gewollte Wirmeabfuhr zur Anndherung einer isother-
men Verdichtung genutzt (siehe Kapitel 2.5.1). Fiir den Einsatz in Carnot-Batterien
soll der Warmeaustausch zwischen Fluid und Wand vermieden werden, um einen

isentropen Prozess anzunédhern.

Eine weitere Herausforderung fiir Verdringungsmaschinen ist die fiir Carnot-Batte-
rien geforderte Leistung im Megawattbereich. Eine Moglichkeit zur Bereitstellung
der geforderten Leistung und effizientem Teillastbetrieb ist ein modularer Aufbau
aus mehreren Verdéngungsmaschinen. Je nach geforderter Leistungsumsetzung wer-
den Module ein- und ausgeschaltet. Damit wird gleichzeitig die Stillsetzregelung
als effizienteste Regelung der Verdringungsmaschinen eingesetzt. Der geforderten
Maschinenleistung kommt auflerdem der Einsatz in einer Rankine anstatt in einer
Brayton Carnot-Batterie zugute. Im Brayton-WKP werden 2/3 der Turbinen- oder
Expanderleistung dem Verdichter zugefiihrt, nur 1/3 der Leistung wird vom Gene-

rator in Strom umgewandelt [12]. Im Rankine-WKP wird durch die Fliissigkeitsver-
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3 Auswahl und Konzeption einer Verdrdngungsmaschine

dichtung ein hoherer Anteil der Expanderleistung in Strom umgewandelt und damit

die insgesamt notwendige Expanderleistung reduziert.

3.2 Auswahl einer Bauart fiir eine Rankine Carnot-Batterie

Zur Auswahl einer Bauart werden zunéchst die Betriebsparameter vorgestellt, die
durch den Einsatz in der vorgegebenen Rankine Carnot-Batterie die Randbedingun-
gen der Auswahl sind. Im Anschluss wird basierend auf den in Kapitel 2.5 vorge-
stellten Eigenschaften der verschiedenen Bauarten und unter Beriicksichtigung von
Literaturwerten zur Beschrédnkung von Betriebsparametern eine geeignete Verdrén-

gungsmaschine ausgewéhlt.

Das Systemschema der vorgegebenen Rankine Carnot-Batterie ist in Abb. 2.2 dar-
gestellt. Dem Verdichter sind ein Einlassdruck von 1,0135bar und 500°C als Aus-
lasstemperatur durch den Beladevorgang der Carnot-Batterie vorgegeben. Das Ar-
beitsfluid ist ein Gemisch aus Ammoniak (NH3) und Wasser (H20). Die Zusammen-

setzung des Gemisches in Massenanteilen w ist:
wnH; = 0,8 und WH,0 = 0, 2. (3.1)

Die Einlasstemperatur betragt 64 °C, das Arbeitsfluid ist beim Verdichtereintritt also
gasformig. Bei isentroper Verdichtung ausgehend vom Einlasszustand erreicht das

Fluid bei 61 bar die vorgegebene Auslasstemperatur.

Der Einsatzbereich des Expanders entspricht etwa dem des Verdichters, jedoch lie-
gen Einlasstemperatur und -druck etwas unter den Werten des Verdichterauslasses.
Der Druck und die Temperatur des Arbeitsmediums des Expanderauslasses sind
gegeniiber den Werten des Verdichtereinlasses etwas erhcht. Die Abweichung der
Betriebsparameter ist begriindet durch die endlichen Temperaturdifferenzen bei der
Wiérmeiibertragung an die Speicher und die notwendige Warmeabgabe der durch

Irreversibilitdten verursachten Warme.

Hubkolben- und Schraubenmaschinen kénnen die hochsten Wirkungsgrade unter den
Verdriangungsmaschinen erzielen und haben einen groflen Einsatzbereich (siehe Ka-
pitel 2.5.1 und Abb. A.1). Der groe Einsatzbereich dieser Bauarten ist vorteilhaft,
da hierdurch eine nachtrigliche Optimierung der Betriebsparameter der Carnot-
Batterie durch die Bauartauswahl weniger eingeschrankt ist. Die stark voneinander
abweichenden Betriebsparameter der Carnot-Batterien in der Literatur zeigen, dass

diese iiber grofle Bereiche variiert werden konnen.
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Der mogliche Betriebsbereich der Verdringungsmaschinen wird mafigeblich durch
den Maximaldruck und die maximale Temperatur vorgegeben. Die erreichbaren
Driicke der RKM liegen unterhalb des zu erreichenden Druckes fiir die Rankine Car-
not-Batterie. Der hochste Druck wird von der Schraubenmaschine erreicht. Die ma-
ximale Verdichtungsendtemperatur der Schraubenmaschine ist allerdings begrenzt
ist (siehe Kapitel 2.5.1).

Dagegen eignen sich Hubkolbenmaschinen fiir den Einsatz bei hohen absoluten Tem-
peraturen und groflem Temperaturhub. Trockenlaufende Hubkolbenverdichter eig-
nen sich neben der zu erreichenden Temperatur auch fiir den zu erreichenden Druck
(sieche Tab. A.4) der Rankine Carnot-Batterie. Dies gilt auch fiir Hubkolbenexpan-
der [29]. Somit wird die Hubkolbenmaschine als fiir den Einsatz in der betrachteten
Rankine Carnot-Batterie am besten geeignet identifiziert. Es werden keine Betriebs-

grenzen iiberschritten und hohe Volumenstréme kénnen realisiert werden.

Diese Einschétzung wird nun mit dhnlichen Diskussionen in der Literatur verglichen.
Dumont [28] wihlte nach experimenteller Untersuchung von fiinf Kolbenmaschinen
eine Scrollmaschine als umkehrbare Verdréngungsmaschine fiir eine Carnot-Batterie
aus. Diese Entscheidung erfolgte fiir eine Niedertemperatur Carnot-Batterie mit ei-
ner Maschinenleistung von unter 15 kW, die deutlich unter der angestrebten Leistung
von 2 MW fiir die Rankine Carnot-Batterie liegt. Durch die stark abweichenden Be-
triebsparameter kann die Auswahl nicht direkt verglichen werden. Ein iibertragbares
Ergebnis der experimentellen Untersuchung von Scroll-, Hubkolben-, Schrauben-,
Roots- und Fliigelzellenmaschinen ist, dass jede von ihnen zur Umkehrbarkeit geeig-
net ist [20]. Hubkolbenmaschinen sind dabei aufgrund der Komplexitdt der Ventil-
steuerung eher fiir Maschinen grofleren MaBlstabes geeignet [32]. Die Ventilsteuerung
von Hubkolbenmaschinen bedeutet zwar eine komplexere Maschine, sie kann jedoch
auch zur Regelung genutzt werden. Auflerdem kann auf die Ventilentwicklung fiir

den Einsatz in Carnot-Batterien von Howes zuriickgegriffen werden [15].

3.3 Konzeption der Hubkolbenmaschine

Im Folgenden wird die Ausfithrung der Hubkolbenmaschine fiir den Einsatz unter
den vorgegebenen Betriebsparametern betrachtet. Zunéchst werden Randbedingun-
gen fiir die Maschine aus den Forderungen nach Umkehrbarkeit der Stromungsrich-
tung, nach der Anndherung einer isentropen Zustandsinderung und nach einer effi-

zienten Regelung abgeleitet. Anschlieflend wird auf die Minimierungsmoglichkeiten
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der in Kapitel 2.5.2 vorgestellten Verlustmechanismen in Hubkolbenmaschinen ein-
gegangen, um unter den vorgegebenen Randbedingungen eine moglichst verlustfrei

arbeitende Maschine zu gestalten.

3.3.1 Anpassungen an die Betriebsparameter

Die Hubkolbenmaschine muss so konstruiert sein, dass sie als Verdichter und als Ex-
pander betrieben werden kann. Wie in vorherigen Abschnitten bereits erwahnt, miis-
sen hierzu die Ventile und die Ventilsteuerung geeignet sein. In Verdichtern werden
typischerweise Ventile eingesetzt, die iiber den Fluiddruck im Arbeitsraum gesteu-
ert sind. Dagegen erfolgt die Ventilbetédtigung in Expandern iiber fremdgesteuerte
Impulse bei bestimmten Kurbelwellenwinkeln, beispielsweise mithilfe einer Nocken-
welle. Die je nach Betriebsmodus voneinander abweichenden Ventilzeitpunkte sind
mittels einem von Howes entwickelten und pneumatisch gesteuertem Ventil aus zwei
zueinander verschiebbaren Ventilplatten umsetzbar [33]. Fiir die Hubkolbenmaschi-
ne wird Howes Ventilentwicklung ausgew#hlt, in Abbildung A.2b ist das gedffnete
Ventil dargestellt.

Die Hubkolbenmaschine kann ein- oder mehrstufig ausgefiihrt sein. In der Literatur
wird eine mehrstufige Ausfithrung gewéhlt, wenn das Fluid zwischen den Stufen ge-
kiithlt und damit eine isotherme Zustandsénderung angenéhert werden soll. Vor dem
Hintergrund der fiir die Rankine Carnot-Batterie gewiinschten schnellen Zustands-
dnderung mit moglichst geringem Wirmeiibergang wird eine einstufige Maschine
vorgeschlagen. In Carnot-Batterien mit latentem Heiflspeicher hingegen kann eine
Maschine mit Zwischenkiihlungen sinnvoll sein, durch welche im Beladevorgang die
Verdichtungsendtemperatur nur geringfiigig tiber der Kondensationstemperatur des
Arbeitsfluides liegt [34].

Zur Umsetzung eines guten Teillastverhaltens muss die Hubkolbenmaschine effizient
geregelt werden. Am besten ist die zeitweise Stillsetzung einzelner Module. Bei einem
modularen Aufbau durch mehrere einzeln abschaltbare Arbeitsrdaume kann so stufen-
weise ein grofles Leistungsspektrum abgedeckt werden. Eine stufenlose Regelung zur
Anpassung der Leistung zwischen den Modulstufen mit gutem Wirkungsgrad kann
fiir den Verdichter eine Saugventilabsperrung, umzusetzen iiber die Ventilsteuerung,
oder eine Drehzahlregelung sein. Eine weitere effiziente Regelungsmoglichkeit ist die
Kolbenhubénderung, welche im Vergleich zu den anderen vorgestellten stufenlosen
Regeleingriffen mit hohem konstruktiven Aufwand verbunden ist. Weitere Regel-

moglichkeiten sind in Tab. A.3 aufgefiihrt. Aus dieser kurzen Betrachtung moglicher
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Regeleingriffe geht hervor, dass fiir eine effiziente Regelung der betrachteten Hubkol-

benmaschine keine besonderen konstruktiven Einschrdnkungen zu beachten sind.

4

(a) (b)

Abb. 3.1: (a) Tauchkolben fiir einfachwirkende Zylinder und (b) Kreuzkopftrieb fiir doppelt-
wirkende Zylinder. - Eigene Darstellung nach [35].

3.3.2 MaBnahmen zur Beschriankung der Verluste

Pulsation des Forderstroms

Ein pulsierender Forderstrom, resultierend aus den periodischen Ein- und Auslissen
des Arbeitsfluides, ist kein direkter Verlustmechanismus der Hubkolbenmaschine.
Die Pulsation wirkt sich allerdings indirekt auf den Gesamtwirkungsgrad von Car-
not-Batterien aus. Bei Druckschwankungen im Arbeitsfluid wird eine grofiere Wir-
meiibertragungsfliche zur Be- und Entladung der thermischen Speicher notwendig.
Die pulsierende Stromung kann mittels groler Behélter in den Leitungen zu und von

der Hubkolbenmaschine geddmpft werden. [36]

Eine weitere Moglichkeit, die Pulsation zu verringern und daneben auch den geftr-
derten Volumenstrom zu erhéhen, ist ein doppeltwirkender Zylinder. Doppeltwirkend
bedeutet im Gegensatz zum einfachwirkenden Zylinder, dass zwei Arbeitsraume zu
beiden Seiten des Kolbens liegen. Die Arbeitsspiele der Arbeitsriume im doppelt-
wirkenden Zylinder sind um 180° Kurbelwinkel versetzt. In Abb. 3.1 sind die beiden
Zylinderausfithrungen mit zugehorigem Triebwerk dargestellt. In doppeltwirkenden
Zylindern wird anstelle eines Tauchkolbens (3.1a) ein Kreuzkopftrieb (3.1b) verwen-
det, der die Bewegung der Kurbelstange auflerhalb des Zylinders in eine reine Auf-
und Abwértsbewegung umwandelt. Als mittlere Kolbengeschwindigkeit in grofien

doppeltwirkenden Hubkolbenmaschinen werden 2 — 4,5ms~! empfohlen. [30]

Riickexpansionsverluste im Verdichterbetrieb

Ein grofleres Totvolumen bewirkt zwar eine geringere Pulsation in den Leitungen,
allerdings verursacht es ebenfalls hohere Riickexpansionsverluste, mit der Folge eines

geringeren geforderten Volumenstroms [36]. Es wird ein doppeltwirkender Zylinder

23



3 Auswahl und Konzeption einer Verdrdngungsmaschine

mit moglichst geringem Totvolumen vorgeschlagen, um sowohl die Pulsation gering
zu halten, als auch einen hohen Volumenstrom fordern zu kénnen. Mit der Ventil-
entwicklung von Howes kann ein sehr kleines Totvolumen umgesetzt werden, da die
Ventilbetétigung durch seitliches Verschieben einer Ventilplatte ohne erforderlichem
Raum im Zylinder erfolgt [15, 33].

Temperaturverluste bei Ventildurchstromung

Die Positionierung der Ventile nimmt Einfluss auf die Temperaturverluste bei Ven-
tildurchstromung. Befinden sich sowohl Einlass- als auch Auslass am Zylinderkopf,
wird nach Lemort [29] von einer Crossflow-Konfiguration der Hubkolbenmaschine
gesprochen. Bei einer Uniflow-Konfiguration liegen Ein- und Auslass an den gegen-
iiberliegenden Seiten des Zylinders. Die rdumliche Trennung von Ein- und Auslass-
ventil sowie den damit verbundenen Temperaturniveaus der Massenstrome bewirkt
eine geringere Aufheizung bzw. Abkiihlung des Fluides bei Ventildurchstromung.
Eine weitere Mafinahme sind grofle Ventil6ffnungen, durch welche eine geringere
Aufheizung des Fluides als Folge geringerer Stromungsreibung erreicht wird. Mit
den ausgewihlten Ventilen entspricht die Ventiloffnung etwa 30% der Zylinderboh-
rung [15].

Drosselverluste

Auch zur Minimierung der Drosselverluste des Fluides iiber die Ventile trigt ei-
ne grofle Ventiloffnung bei [37]. Zur Verringerung der Drosselverluste ist auch ein
schneller Wechsel zwischen vollsténdig getffnetem und geschlossenem Zustand des
Ventils wichtig [29]. Aulerdem treten Verluste durch einen plotzlichen Druckaus-
gleich nach der Offnung des Ventils auf. Durch Offnung ohne notwendigem Uber-
oder Unterdruck gegeniiber der Leitung zum Uberwinden einer Federkraft werden
diese Verluste vermieden, umzusetzen ist das beispielsweise {iber pneumatisch ge-
steuerte Ventile. [15]

Undichtigkeitsverluste

Eine geeignete Abdichtung des Arbeitsraumes ist zur Minimierung des Leckage-
stroms zu wéhlen. Diese kann nach Eifler [35] berithrungslos iiber eine (Labyrinth-)
Spaltdichtung, kraftschliissig oder formschliissig iiber eine Membran in Membran-
kolbenmaschinen ausgefiihrt werden. Zu den kraftschliissigen Gleitdichtungen zéh-

len Kolbenringe fiir Hubkolbenmaschinen und Dichtleisten fiir die Kolben der Tro-
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choidmaschinen. Fiir Anwendungen mit groBem Temperaturhub sind beriihrungslose
Dichtungen aufgrund der variierenden Spaltgréfie als Folge thermischer Ausdehnung
ungeeignet. Kraftschliissige Dichtungen kénnen die thermischen Dehnungen ausglei-
chen und sind fiir hohe Wechseldriicke- und Temperaturen geeignet. Daher werden
Kolbenringe zur Abdichtung des Kolbens gegeniiber der Zylinderwand gewahlt. Zur
Montage und zur Vorspannungserzeugung sind die Kolben als unterbrochene Ringe
ausgefiihrt. Die Aussparung wird als Stofl bezeichnet und ist die Ursache fiir einen
Leckagestrom iiber die Kolbenringe. Durch zwei zueinander verdrehte Kolbenringe

wird die Leckage minimiert. [24]

Reibung zwischen Kolben und Zylinderwand

Eine geringe Kolbengeschwindigkeit wird angestrebt, da die Reibung mit dem Qua-
drat der Kolbengeschwindigkeit zunimmt [4]. Hierfiir wird zunéchst der Ansatz von
Howes iibernommen, die Kolbengeschwindigkeit durch eine grofie Kolbenfliche und
einen verhéltnisméafig kleinen Hubweg fiir ein gegebenes Hubvolumen gering zu hal-
ten [15].

Die Reibung wird auflerdem durch gute Schmierung verringert. Prinzipiell kann eine
Hubkolbenmaschine 6lgeschmiert oder trocken laufen. Bei Olschmierung wird das
Schmierdl entweder hinter der Maschine aus dem Fluid durch einen Olabschneider
entfernt oder durchlduft gemischt mit dem Arbeitsfluid den gesamten Kreisprozess.
Ammoniak ist jedoch mit iiblichen Maschinendlen schlecht mischbar. Aufgrund der
hohen Temperaturen wird wie in Kapitel 3.2 diskutiert von einer Olschmierung abge-
sehen. Auflerdem ist die kithlende Wirkung der Schmieréls auf das Fluid unerwiinscht
und die Hubkolbenmaschine wird im Trockenlauf betrieben. Die Kolbenschmierung
durch sogenannte Festschmierstoffe als Beschichtung der Kolbenringe umgesetzt. Po-
lytetrafluorethylen (PTFE) wird hiufig hierzu eingesetzt, eignet sich jedoch nur fiir
Anwendungen bis 250 °C. Molybdén findet im Vakuum Anwendung. Graphit eignet
sich fiir hohe Temperaturen und im Gegensatz zu Molybdéin auch fiir den Kontakt

mit Wasser und wird daher als Festschmierstoff ausgew#ihlt. [38]

Wandverluste

Der Wiarmeaustausch zwischen Wand und Fluid ist abhéngig von der Zeit, die der
Waérmeiibertragung zur Verfiigung steht. Eine hohe Drehzahl und damit ein kiirzerer
Aufenthalt des Fluides in der Maschine ist also fiir eine schnelle Verdichtung bzw.

Expansion und damit geringe Wandverluste anzustreben. [4]
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Neben der Zeit, die das Fluid in der Maschine verweilt, hdngt der Warmeaustausch
von der Wéarmeleitung im Fluid ab. Die Warmeleitfdhigkeit von Gasen ist quer zur
Stromungsrichtung, also ohne Stofftransport, gering. Durch Vermeidung radialer Ge-
schwindigkeitsanteile wird also die Warmeiibertragung innerhalb des Fluides von den
Wandbereichen weg verlangsamt. Daraus folgt ein geringerer Wirmeaustausch zwi-
schen Wand und Fluid. Fiir die Auslegung der Hubkolbenmaschine folgt damit, dass
die Ein- und Ausstrémung moglichst geringe Turbulenzen verursachen sollte. Dies
wird iiber eine Ventilplatzierung an der Kopfseite des Zylinderarbeitsraumes, einen
groflen Ventiloffnungsquerschnitt und eine Ventildurchstréomung in axialer Richtung
iiber die rechteckigen Aussparungen der Ventilplatte umgesetzt. Auflerdem trigt

eine geringe Kolbengeschwindigkeit zur Minimierung der Wandverluste bei. [37]

Weiterhin kann der Warmeaustausch durch Begrenzung der maximalen Tempera-
turdifferenz zwischen der Zylinderwand und dem Fluid beschrinkt werden. Einem
geringen Temperaturhub zwischen Ein- und Auslass folgen kleine maximale Tempe-
raturgefélle, eine hohere Stufenzahl kénnte sich also durch Aufteilen des Gesamt-

temperaturhubs vorteilhaft auf die Wandverluste auswirken.
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine

In den vorherigen Kapiteln wurde auf die Theorie von Verdriangungsmaschinen ein-
gegangen und anhand von Literatur eine Hubkolbenmaschine als geeineteste Ver-
drangungsmaschine fiir den Einsatz in Carnot-Batterien ausgewihlt. Da der Einsatz
dieser in Carnot-Batterien noch nicht ausfiihrlich in der Literatur beschrieben ist,
wurde eine nulldimensionale (0D) Simulation entwickelt, um die Vorgénge in der
ausgewihlten Hubkolbenmaschine besser zu verstehen [6]. Auf Grundlage der aus
der Entwicklung des Simulationsmodells gewonnenen Erkenntnisse ist eine Auswahl
eines optimalen Betriebspunktes sowie eine Einschétzung beziiglich der Regelung

der Hubkolbenmaschine moglich.

In diesem Kapitel wird ein Gleichungssystem zur dynamischen 0D-Simulation der in
Kapitel 3.3 vorgestellten Hubkolbenmaschine entwickelt. Dieses ist durch Modifika-
tion der Ventilsteuerung fiir Verdichter und Expander einsetzbar, im Rahmen dieser

Arbeit wurde bisher nur ein Verdichter in einem Python-Programm implementiert.

4.1 Methodik der Modellierung

4.1.1 Nulldimensionales Modell

Zur Modellierung der verlustbehafteten Zustandsdnderung in einer Hubkolbenma-
schine werden die in Kapitel 2.5.2 vorgestellten Verlustmechanismen betrachtet. Mo-
delliert werden hier Drosselverluste, Wandverluste, Aufheizungs- und Riickexpan-
sionsverluste. Auflerdem werden Undichtigkeitsverluste durch einen Leckagestrom
iiber die Kolbenringe der Hubkolbenmaschine beriicksichtigt, da diese besonders fiir

trockenlaufende Hubkolbenmaschinen nicht zu vernachléssigen sind [24].

Die Reibung zwischen Kolbenringen und Wand wird im nulldimensionalen Mo-
dell nicht beriicksichtigt. Die Kolbengeschwindigkeit bleibt durch das groflie Ver-
héltnis zwischen Kolbendurchmesser D und Hubweg § auch bei hohen Drehzah-
len gering. Aus diesem Grund wird ein konstanter mechanischer Wirkungsgrad von
Nmechanisch = 0,9 verwendet, der auch die Kolbenringreibung einschlieffit. Weiter-
hin wird ein elektrischer Wirkungsgrad von 7gjektrisch = 0,97 fiir Leistungen im
2 MW-Bereich verwendet, um den Wirkungsgrad der Hubkolbenmaschine zu be-

stimmen. [15]

Es werden nur die Prozesse betrachtet, die im Zylinderarbeitsraum und den Zwi-
schenrdumen zwischen Kolben und Zylinderwand ablaufen. Dementsprechend wer-
den die Zustédnde in den Leitungen vor und hinter der Maschine, der Zustand im Kur-

belgehduse und die Temperatur der arbeitsraumbegrenzenden Bauteile als konstant
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine

angenommen [39, 40]. Die modellierte Zustandséinderung im Zylinderarbeitsraum
wird als quasistatisch betrachtet, wodurch sich als verrichtete Arbeit Wiy = — § pdV/
ergibt [41]. Das Ammoniak-Wasser-Gemisch wird als Realstoff betrachtet und dessen
Zustandsgrofien werden der Stoffdatenbank in Refprop 10.0 des National Institute
of Standards and Technology (NIST) entnommen [42].

Der Entwicklungsstand von Hubkolbenmaschinen, die im Betrieb unter den fiir Car-
not-Batterien geforderten hohen Temperaturen bis 500 °C hohe Effizienz zeigen, ist
gering [3, 15]. Aus diesem Grund wird eine 0D-Simulation als dem Entwicklungs-
stand angemessen betrachtet. Die nulldimensionale Modellierung bedeutet, dass der
Fluidzustand innerhalb des Kontrollvolumens ortsunabhéngig ist. Der Fluidzustand
im Kontrollvolumen #ndert sich also nur mit der Zeit. Diese Art der Simulation
wird genutzt, um in frithen Stadien der Auslegung Betriebsparameter, Geometrien
und Regelungen zu testen und diese aufgrund der im Vergleich zu dreidimensionalen
Computational-Fluid-Dynamics (CFD) Simulationen kurzen Rechenzeiten iterativ

verbessern zu konnen.

Gegeniiber nulldimensionaler Simulationen von Hubkolbenmaschinen in der Litera-
tur wird in diesem Modell das von Howes fiir Carnot-Batterien entwickelte Ventil
eingesetzt [15]. Ein Ansatz von Willich [40] zu diesem Ventil ist, dieses als durch-
stromtes Gitter in einer Gasfeder zu modellieren. Eine CFD-Simulation der selben
Autoren zeigte die Einschrankungen in der Parametervariation aufgrund der lan-
gen Rechenzeiten dieser auf, die durchgefiihrten Simulationen von Willich et al. [43]
werden in dieser Arbeit zur Validierung des entwickelten Modells genutzt. Im Laufe
der Arbeit wurde ,,PDSim*, ein Opensource 0D-Modell fiir Verdrangungsmaschinen,
gefunden [44]. Das auf den Programmiersprachen Python und Cython basierende
Modell ermdglicht die nulldimensionale Simulation verschiedener Verdringungsma-
schinen. Im Gegensatz zu dem im Folgenden vorgestellten Modell werden in ,,PD-
Sim“ Ventile betrachtet, die in axialer Richtung iiber Federkrifte 6ffnen. Auflerdem
sind die auf den Refprop-Stoffdaten basierenden Modelle in der Literatur nicht fiir
ein Ammoniak-Wasser-Gemisch einsetzbar. Die Transporteigenschaften fiir Gemi-
sche mit Wasser sind in der Stoffdatenbank nicht verfiighar und werden in dieser

Arbeit fiir den Einsatz eben dieses Gemisches zusétzlich implementiert.
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine

4.1.2 Differential-Algebraisches System

Zur Simulation thermodynamischer Systeme wird ein Differential- Algebraisches (DA)

Gleichungssystem aufgestellt:

&(t) = fz(1),2(t),u(t),p),  z(to) = 2o (4.1)
0= g(x(t), 2(t),u(t),p) (4.2)

Dieses DA-System besteht aus differentiellen (4.1) und algebraischen Gleichun-
gen (4.2). Die Bilanzgleichungen des thermodynamischen Systems werden als Diffe-
rentialgleichungen (DGL) aufgestellt, die algebraischen Gleichungen werden ergén-
zend zur Berechnung der Terme in den Bilanzgleichungen verwendet. Die systembe-
schreibenden Gleichungen héngen von den differentiellen Variablen im Vektor 2 und
den algebraischen Variablen z ab. Im Vektor u sind die sogenannten Eingangsgro-
Ben zusammengefasst. Die in diesem Vektor enthaltenen Groéfien sind allein von der
Zeit abhéngig und sind fiir jeden Zeitschritt unabhéngig von x und z vorgegeben. p
enthélt die zeitinvarianten Parameter des Systems und xg enthélt die Anfangswerte

der differentiellen Grofien.

Das reale System wird durch Speicher- und Verkniipfungssysteme modelliert. Spei-
chersysteme werden durch Kontrollvolumina beschrieben, speichern Masse und Ener-
gie und haben dementsprechend einen thermodynamischen Zustand, wihrend Ver-
kniipfungssysteme Speichersysteme miteinander verbinden und Schnittgréfien tiber-

tragen.

Das DA-System zur mathematischen Beschreibung der Hubkolbenmaschine wird
mit dem Zylinderarbeitsraum und dem Zwischenraum (ZR), der durch den Kolben,
die Zylinderwand und die beiden Kolbenringe begrenzt wird, als Speichersysteme

aufgestellt.

4.2 Gleichungssystem fiir den Zylinderarbeitsraum

Zunéchst wird das Gleichungssystem des Speichersystems Zylinderarbeitsraum vor-
gestellt. Der Zustand des Fluides im Zylinderarbeitsraum wird durch eine Massen-
und eine Energiebilanz mit dem in seiner Grofle verinderlichen Arbeitsraum als
Kontrollvolumen beschrieben. Die Schnittgrofien mit der Umgebung, also die Stro-

me {iber die Grenzen des Kontrollvolumens, sind in Abb. 4.1 dargestellt. Die Mas-
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MLeck

Verdichter: 1%’<0 1%/«) ‘%{>0 v g
Expander: ‘%>0 1%<0 1%<0 ‘%>0

Abb. 4.1: Durch die Zylinderwidnde und den Kolben begrenztes Kontrollvolumen des Zy-
linderarbeitsraumes einer Hubkolbenmaschine. Dargestellt sind die Ein- und Auslass-
massenstrome, der Massenleckagestrom iiber die Kolbenringe und die Energiestrome der
Wiérme und Arbeit iiber die Grenzen des Kontrollvolumens. Weiterhin sind die Rich-
tungen der Kolbenbewegung fiir Verdichter und zu den jeweiligen Phasen angegeben. -
Eigene Darstellung nach [24, 29].

senstrome iiber die Grenzen des Kontrollvolumens sind das einstrémende Fluid bei
geoffnetem Einlassventil 7iein,v, das ausstromende Fluid bei gedffnetem Auslass-
ventil 71,ys,v und der Massenleckagestrom iiber die Kolbenringe 7iy,eqk. Mit diesen
Massenstromen wird die Massenbilanz als Differentialgleichung fiir die Fluidmasse

im Zylinderarbeitsraum mzy aufgestellt:

dmzy(t)

dt :mein,V(t) - maus,V(t> - mLeck(t) (43)

Die Energiestrome iiber die Grenzen des Kontrollvolumens sind die an die Massen-
stréme gebundenen Enthalpiestréme H, die zeitliche Ableitung der Arbeit —pzyl%
und der Wérmestrom zwischen Arbeitsraum und Zylinderwand Qwand. Ein positiver
Wiéirmestrom bedeutet einen Warmestrom von der Wand an das Fluid im Arbeits-
raum. Die Energiebilanz fiir den Zylinderarbeitsraum wird als zweite Differential-
gleichung aufgestellt und fiihrt die differentielle Gréfle der inneren Energie Uzy des

Fluides im Kontrollvolumen ein:

dUzy (1) dVzy (1)

At Toin,v (1) = Haus v (t) — Hieek(t) + Qwana(t) — paa®) =g (44)

Die beiden vorgestellten DGL 4.3 und 4.4 entsprechen Gleichung 4.1 des DA-Sys-
tems. Zur Losung der DGL werden neben den Anfangswerten der differentiellen
Variablen mgzy und Uy fiir den Startzeitpunkt ¢y auch algebraische Gleichungen

zur Berechnung der einzelnen Terme in den Bilanzgleichungen bendétigt (siehe Ka-
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine

pitel 4.1.2). Diese werden in den folgenden Abschnitten vorgestellt.

Geméf der vier Zylinderdarstellungen in Abb. 4.1 wird ein Arbeitsspiel der Hub-
kolbenmaschine zeitlich in vier Phasen eingeteilt. Die vier Phasen eines Hubkolben-
verdichters sind in der Reihenfolge der Darstellung in 4.1 ,Verdichtung®, , Auslass®,
,Riickexpansion“ und , Einlass®. Fiir Expander sind die Phasen ,, Riickkompression®,
,Einlass®, ,Expansion“ und ,,Auslass“. Durch die Definition der Phasen konnen Fall-
unterscheidungen in Gleichungen, beispielsweise fiir Ein- und Auslassmassenstrome,

eingefithrt werden.

Uber die beiden differentiellen Variablen werden die ZustandsgréBen spezifische in-

nere Energie uzy und Dichte pzy1 des Arbeitsfluides im Arbeitsraum bestimmt:

ualt) = 240 (4.5)
pas(t) = G (16)

Der thermodynamische Zustand des Arbeitsfluides im Arbeitsraum ist durch die
Dichte und die innere Energie des Fluides bestimmt. Die weiteren benétigten Zu-

standsgrofen pzy1, T7y1, hzy und sz, werden der Stoffdatenbank entnommen:

Zzyl(t) = Z(pzyl(t), uzyl(t)) mit z € {p, T h, S} (47)

4.2.1 Kinematik der Hubkolbenmaschine

W
—~
Q
=

+— Y

\\-\

Ak

lTot

Abb. 4.2: Darstellung geometrischer Gréfien der Hubkolbenmaschine und der kinematischen
Zusammenhéinge zwischen der Kolbenposition und dem Kurbeltrieb. - Eigene Darstellung
nach [24].
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Die konstanten Groéflen der Hubkolbenmaschine zur Festlegung des Arbeitsraumes
sind der Kurbelwellenradius r, die Schubstangenlénge I, der Zylinderbohrungs-
durchmesser D und die Hohe des Totvolumens I, diese sind in Abb. 4.2 dar-
gestellt. Uber diese Lingen konnen das Schubstangenverhéltnis A, der Kolbenhub
SHub, die Kolbenfliche Ak, das Hub- und das Totvolumen Vi, bzw. Vo bestimmt

werden:

r

D2
Ag = = (4.9)
4
VHub = AK - 2r = AK . §Hub (4.10)
Vot = Ak + ot (4.11)

Durch die Kinematik der Hubkolbenmaschine ist die Kolbenposition zwischen dem
oberen und unteren Totpunkt durch den Kurbelwinkel « festgelegt. Der Kurbelwin-
kel kann iiber die Drehzahl der Kurbelwelle und einem Anfangswert «q als Funktion

der Zeit t formuliert werden:

w=2-m-n (4.12)
at)=ap+w-t (4.13)

Die Position des Kolbens und das Arbeitsraumvolumen sind durch Einsetzen von «/(t)

ebenfalls Funktionen der Zeit:

§(a) = - |(1 - cos(a)) + Al (v (sin(oz))2>] (4.14)

szl(a) =W+ Ak - §(Oé) (4.15)

Aus der Definition der Winkelgeschwindigkeit als w = %—‘2‘ folgt fiir die Kolbenge-
dVzy1 |

schwindigkeit ck und die Volumenénderung mit der Zeit —;

_ ds(a) _ ds(a)
dt do

— (7’ -sin(a) + As T sin(2a) > - W (4.17)

dVZyl(a) _ dl
dt¢ - da

CK(Oé) - W

= Ak - ck(a) - w (4.18)
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4.2.2 Warmeiibertragung zwischen Fluid und Wand

Das Fluid im Arbeitsraum tauscht mit den Zylinderwénden, der Kolbenoberfliche
und dem Zylinderkopf aufgrund der Temperaturdifferenz zwischen Fluid und Wand
Wiérme aus. Die Temperatur aller soeben aufgezéhlten arbeitsraumbegrenzenden
Flachen wird im Folgenden Wandtemperatur Tyyanq genannt. Tywanq wird verein-
facht als konstant angenommen, da sie in einem stationéren Betrieb der Hubkol-
benmaschine nur sehr geringen Schwankungen unterliegt [45]. Die Annahme einer
konstanten Wandtemperatur lisst die Eigenschaften der Wand aufler Acht. Mathie
et al. [37] fiihrten eine Untersuchung des Wirmeiibergangs in Hubkolbenmaschinen
bei variabler Wandtemperatur durch. Diese zeigte einen verringerten Wéarmeiiber-
gang zwischen Fluid und Arbeitsraumbegrenzung fiir Simulationen mit variabler
Wandtemperatur, allerdings sei die Wandtemperaturschwankung bei gasférmigen
Arbeitsmedien vernachldssigbar und nur fiir Arbeitsmedien mit fliissigen Anteilen
von groflerer Bedeutung. In Anlehnung an 0D-Modelle aus der Literatur wird Tywanq
als arithmetische Mitteltemperatur zwischen den Temperaturen des Fluides auf der

Ein- und der Auslassseite der Maschine angenommen [46].

—-180 -80 =—-40 ===0 =--40 80

0,6

g 1€
= =
& &
| |
B B
-0,2
AL
20,4 ; ; ; ; 20,4 ; ; ; ;
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
r/R r/R
(a) (b)

Abb. 4.3: Radiale Temperaturprofile bei gleichzeitiger Verdichtung bzw. Expansion und Wér-
meaustausch mit der Arbeitsraumbegrenzung. Dargestellt sind die Temperaturprofile fiir
die Drehzahlen (a) 2min~! und (b) 60 min~! bei verschiedenen Kurbelwinkeln in Grad
einer Gasfeder mit Luft als Arbeitsmedium. - Eigene Darstellung nach [40, 47].

Wie in Abb. 4.3 dargestellt, zeigt das radiale Temperaturprofil vor allem bei hohen
Drehzahlen starke Temperaturpeaks nahe der Zylinderwand. Der Zustand in Wand-
ndhe kann somit kaum durch die nulldimensionale massengemittelte Temperatur
widergespiegelt werden. Daher wird fiir die Berechnung des Wéarmestroms zwischen
dem Fluid und den Wénden anstelle eines zur nulldimensionalen Temperaturdiffe-

renz proportionalen Ansatzes eine empirische Korrelation verwendet.
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Die Erklirung fiir das radiale Temperaturprofil liefert die Uberlagerung der Ar-
beitsiibertragung und des Warmeiibergangs zwischen Wand und Fluid. Die folgende
Erklarung anhand der Punkte A, A’ B und B’ in Abb. 4.3b orientiert sich an der
Beschreibung von Lawton [47]. In Wandn&he wird die Fluidtemperatur durch die
Wandtemperatur bestimmt, der Temperaturausgleich innerhalb des Fluides unter-
liegt aber einer endlichen Zeit. Der mit der Druckaufpriagung verbundene Tempera-
turanstieg von A und B zu A’ und B’ (sieche Abb. 4.3b) erfolgt fiir hohe Drehzahlen
schneller als der Temperaturausgleich im Fluid. Die massengemittelte Temperatur
A’ liegt zwar unterhalb der Wandtemperatur, der Temperaturgradient an der Wand
verursacht dennoch aufgrund des oberhalb der Wandtemperatur liegenden Punkt
B’ ein Wiarmeiibergang von der Wand auf das Fluid. Bewegt sich der Kolben bei
hohen Drehzahlen schnell, wird also schneller Arbeit iibertragen, als Wéarme an die
Wand abgefiihrt werden kann. Die nulldimensionale Temperaturdifferenz und die
Wirmeiibertragung sind also phasenverschoben. Zur Beschreibung des Warmeiiber-
gangs in Hubkolbenmaschinen anhand der nulldimensionalen Fluidtemperatur wird
daher, wie von Simpson [48] beschrieben, auf empirische Korrelationen zuriickge-
griffen. Diese setzen bei aus Versuchen abgeleiteten Korrelationen fiir die Nusselt-
Zahl Nu an. Die Nusselt-Zahl dient der Berechnung des Wirmiibergangskoeffizienten
fiir konvektive Wérmeiibertragung. Lee [49] und spéter Kornhauser und Smith [50]

formulierten mit komplexer Nusselt-Zahl eine Gleichung fiir den Warmeiibergang in

Hubkolbenmaschinen:
. A
QWand(t) = - AWand(t) : D}fl(?f)
- | Nugr(t) - (Tzp1(t) — Tiwand) + Nur(t)  d(Tz(®) = Twana) (4.19)

w dt

Der Realteil der Nusselt-Zahl Nup beriicksichtigt die aktuelle Temperaturdifferenz
zwischen Fluid und Wand und der Imaginérteil Nuj beriicksichtigt die Phasenver-
schiebung iiber die zeitliche Ableitung der Fluid-Wand-Temperaturdifferenz. Le-
kic [51] leitete 2011 aus CFD-Simulationen von Gasfedern, also Hubkolbenzylin-
der ohne Ventile, und basierend auf den experimentell ermittelten Ergebnissen von
Kornhauser und Smith eine komplexe Nusselt-Zahl ab, die die Realitdt noch besser
anndhert. Die im Folgenden als Lekic-Korrelation bezeichnete Wérmeiibergangskor-
relation findet bereits Anwendung in 0D-Simulationen von Hubkolbenmaschinen und

wird auch in diesem Modell verwendet [39, 48].
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Die komplexe Nusselt-Zahl ist nach Lekic [51] iiber die dimensionslose Peclet-Zahl Pe,,
definiert:

Nug(t) = 1,33 - Pe,(t)>°° 4+ 5,36 (4.20)
Nug(t) = 2,04 - Pe,,(t)**° — 1,46 (4.21)

Die Peclet-Zahl ist abhéingig vom Verhiiltnis aus der Temperaturleitfihigkeit a des
Fluides und der Winkelgeschwindigkeit der Hubkolbenmaschine, wodurch Pe, die
oben erkldrte Phasenverschiebung des Warmeiibergangs gut abbilden kann, deren
Ausmafl von genau diesem Verhéltnis abhéngt. Pe,, beriicksichtigt mit dem hydrau-
lischen Durchmesser Dy, auch das Verhiltnis des momentanen Arbeitsraumvolumens

zur Warmeiibergangsfliche Awand:

w - 2
Pe,(t) = m (4.22)
Du(t) = m (4.23)

Wiéhrend des Ein- und Auslasses wird die offene Ventilfliche Af.ci v von Awanag ab-

gezogen:
Ag 247D - (ltoy + Is(t)) wihrend Verdichtung
und Riickexpansion
Awana(t) = e (4.24)
Ag - (14 (1 - %}LV)) wahrend Ein- und
+ 7D - (lrop + 1s(2)) Auslass

Die Temperaturleitfihigkeit a hingt von der Wérmeleitfdhigkeit A, der Dichte pzy
und der isobaren Wérmekapazitét c, des Fluides im Arbeitsraum ab. ¢, wird den

Stoffdaten entnommen:

__ My
"= o a0 12
Cp(t) - CP(TZyl(t)apZyl(t)) (426)

Fiir die Warmeleitfahigkeit des Ammoniak-Wasser-Gemisches sind allerdings keine
Werte in Refprop 10.0 verfiigbar. Nach Kaern wird die Warmeleitfdhigkeit aus den
Reinstoffdaten und den Stoffmengenanteilen z des Ammoniak-Wasser-Gemischs in-
terpoliert. Uber 450 °C muss die Wirmeleitfihigkeit von Ammoniak extrapoliert wer-

den. Eine lineare Anndherung bei einem konstantem Druck von 45 bar wird aufgrund
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des hoheren Einflusses der Temperatur und des anndhernd linearen Verlaufs von
AN (1) in diesem Temperaturbereich gewéhlt. Zum Teil ist das Ammoniak-Was-
ser-Gemisch gasformig, Wasser allein lége unter diesen Bedingungen jedoch fliissig
vor. In diesem Fall wird Ag, o iiber den Sattdampfdruck bei vorliegender Temperatur
bestimmt, da die Temperatur einen gréfleren Einfluss auf die Warmeleitfahigkeit als
der Druck hat [52]:

A(t) = TNH; - ANH; (t) + 1,0 - Am,0(1) (4.27)
ANH; (Pzy1, Tzy1) Tz < 450°C
AN, (1) = 11, 9242mWm-1K-!
85,155 mW m~! K—1 4 922mWm LK-L 40090 Ty, > 450°C
(4.28)
A T >
Mo (f) = 1.0 (Pzy1, Tzy1) PSattdampf = DZyl (4.20)

)\HQO(pSattdampfa TZyl) PSattdampf < DPzy1

Zur Berechnung des Wérmeiibergangs wird auflerdem die zeitliche Ableitung der
Fluid-Wand-Temperaturdifferenz benttigt. Bei Annahme einer konstanten Wand-

temperatur entspricht diese Ableitung der der Fluidtemperatur im Arbeitsraum:

d(TZyl(t) - TWand) _ dTZy1<t)
dt dt

(4.30)

Diese wird bei der numerischen Losung des Gleichungssystems aus den Tempera-
turdaten der letzten zuriickliegenden Zeitpunkte bestimmt. Hierzu werden in den
Phasen Verdichtung und Expansion die Werte der drei letzten zuriickliegenden Zeit-
schritte nach der Methode der kleinsten Quadrate linear angenéhert. Die so gewon-
nene Temperaturfunktion wird nach der Zeit abgeleitet. Aufgrund der numerisch
bedingten kleinen Oszillationen der Temperatur wiahrend der Ein- und Auslasspha-
se werden hier die letzten 15 Zeitschritte zur Anndherung des Verlaufs verwendet

und damit eine Uberschétzung der Temperaturableitung vermieden.

Wiéhrend des Ein- und Auslasses findet keine Arbeitsiibertragung zwischen Fluid
und Maschine statt. Nach Sapin [39] wird der Imaginérteil der Nusselt-Zahl in diesen
Phasen zu Null gesetzt.
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4.2.3 Ein- und Auslassmassenstrome

Fiir die Berechnung des Fluidstroms {iber die Ventile wird die Stréomung iiber das
Ventil als eindimensionale isentrope Strémung betrachtet. Das Ventil wird nach Bos-
wirth [53] als durchstromter Einbau in einer Rohrstréomung angenommen. Der Mas-
senstrom wird iiber die Driicke stromaufwérts p,usw und stromabwérts p.nw des

Einbaus bestimmt:

m = Paufw ° AK . 2- (paufw - pabw)

\/Z Paufw (431)

Weiterhin wird in Gleichung 4.31 der Rohrquerschnitt miteinbezogen, der fiir das be-
trachtete Ventil die Kolbenoberfliche Ak ist. Der ebenfalls benttigte Druckverlust-
beiwert ( = 19 des Ventils wird der Literatur fiir die gegebene Ventiloffnungsfliche

von 30 % der Kolbenfliche entnommen [40].

Unter der Annahme einer isentropen Stromung kann das Verhéltnis zwischen der
Druckdifferenz und der Dichte durch eine Enthalpiedifferenz ersetzt werden. Dieser

Zusammenhang wird aus der Fundamentalgleichung der inneren Energie hergeleitet:

du=T- ds  —pdv (4.32a)
=0, isentrop
du = —pdv (4.32b)

Durch das Differenzieren der Gleichung fiir die Enthalpie h = u+pv folgt eine zweite

Gleichung fiir die innere Energie:

du = dh — pdv — vdp (4.32¢)
Mittels Gleichsetzen und dem Zusammenhang zwischen der Dichte und dem spezi-
fischen Volumen v folgt:

dh = vdp = dp (4.32d)
p

Unter Vernachldssigung der Kompressibilitit aufgrund des geringen Druckunter-
schiedes iiber das Ventil gilt also Ah = % fir die isentrope Stromung. In Glei-

chung 4.31 eingesetzt ergibt sich fiir den Massenstrom:

. aufw * A
m = prK . \/2 . (haufw - habw) (4'33)
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Im Folgenden wird die fiir den Massenstrom iiber die Ventile hergeleitete Glei-
chung 4.33 iiber das Einlass- und das Auslassventil der Hubkolbenmaschine for-
muliert. In dieser Arbeit wird der Zustand vor dem Einlass bzw. nach dem Auslass

mit den Indizes 1 bzw. 2 gekennzeichnet.

Nach Festlegen des Zustandes vor dem Einlassventil durch Druck p; und Tempera-

tur 77 gilt fiir den Einlassmassenstrom:

ey (£) = £ 1\'/2“ 2 — ey (®)) (4.34)

mit den Zustandsgrofien bei isentroper Stromung:

h1 = h(p1,T1) (4.35)
hein,V(t) = h(pzyl(t)a 31) (436)
s1 = s(p1,Th) (4.37)

Fiir den Auslassmassenstrom folgt analog:

sy (®) = P Sy () by ) (439
mit haus,v(t) = h(p2, s741()) (4.39)

Wenn die entsprechenden Ventile nicht gedffnet sind, gilt fiir die Ein- und Auslass-
massenstrome 1iein v (t) = Maus,v(t) = 0. Die Zeit, die zum Offnen und Schliefen
der Ventile benétigt wird, wird also vernachléssigt. Dies basiert auf den benétigten
Zeiten der verwendeten Ventile, die von Howes als Mikrosekunden bzw. 4-5 Milli-
sekunden zum vollstindigen Offnen bzw. Schliefen angegeben werden und bei der
spateren zeitlichen Diskretisierung des Problems einem sehr geringen Teil der be-

rechneten Zeitschritte entsprechen [33].

4.2.4 Ein- und Auslassenthalpiestrome

Fiir die Berechnung der Terme der Energiebilanz werden die an die Massenstréome ge-
bundenen Enthalpiestrome bestimmt, die die Grenzen des Kontrollvolumens schnei-
den. Der Einlassstrom schneidet die Grenze des Kontrollvolumens des Arbeitsraumes
nach Durchstromen des Ventils, der Auslassstrom verldsst das Kontrollvolumen vor
dem Ausstromen durch das Ventil. Sowohl die spezifische Enthalpie des Fluides als

auch dessen kinetische Energie wird hier beriicksichtigt. Die kinetische Energie des
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Fluides hat allerdings nur einen sehr kleinen Einfluss auf den Enthalpiestrom, da sie
deutlich kleiner ist als die spezifische Enthalpie des Fluides [12]. Die Werte fiir die
spezifische Enthalpie werden der Stoffdatenbank entnommen, die Geschwindigkeit

des Fluides wird iiber die Kontinuitétsgleichung hergeleitet.

Fiir den Einlassenthalpiestrom gilt:

Hein,V(t) = mein,V(t) : (hein,\/'(t) + Celm;/(t)2) (440)

Aus der Annahme der isentropen Stromung iiber das Ventil folgt:

hein,v (t) = h(pzy(t), s1) (4.41)
mein V(t)
Cein,V = : 4.42
v Pein,V (t) ' Afrei,V ( )
Pein,v (t) = p(pzyi(t), s1) (4.43)

Fiir den Auslassenthalpiestrom gilt:

Haus,V(t) = maus,\/(t) : (thl(t) + Caw;w) (444)

Tiaus,v () (4.45)

Mit Capsy = — sV
e Pzy1(t) - Afrei v

4.2.5 Zeitpunkte der Ventilbetatigung

Verdichter

e 1 d
P2, Verdichter |- xpander A\‘O AS EO  ES

P1,Expander

Druck p

P1,Verdichter
P2 ,Expander |~

AS EO ES
~180° 0° -180°
UuT oT UuT

Kurbelwinkel «

Abb. 4.4: Druckverlauf und Kurbelwinkel der Ventilbetétigungen im Verdichter- und Expan-
derbetrieb der Hubkolbenmaschine. Dabei steht ,AO“ bzw. ,AS* fiir das Offnen bzw. das
Schlieflen des Aulassventils. ,EO“ bzw. ,ES“ stellen den Offnungs- und Schliefzeitpunkt
des Einlassventils dar. - Eigene Darstellung nach [15, 48].
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Die vier Phasen des Arbeitsspiels der Hubkolbenmaschine werden durch die Ven-
tilsteuerung eingeleitet und beendet. Dabei 6ffnen die Ventile bei Erreichen eines
bestimmten Druckes im Arbeitsraum und schlieen bei einer bestimmten Kolben-
position bzw. einem Kurbelwinkel (siche Abb. 4.4). Die Kurbelwinkel, zu denen die
Expanderventile geschlossen werden, sind im Vorhinein festzulegen. Zum Vermei-
den von Verlusten durch Unter- und Uberexpansion bzw. -kompression werden diese
Kurbelwinkel optimalerweise so gewihlt, dass die Druckbedingungen zum Offnen

erfiillt wird, wenn sich der Kolben im Totpunkt befindet.

Das in diesem Modell verwendete Ventil wird durch horizontales Verschieben einer
Ventilplatte pneumatisch getffnet. Es muss also keine Druckkraft zur Einleitung der
Ventilplattenbewegung aufgewendet werden und das Ventil wird getffnet, sobald aus-
schliefflich der durch Stromungsreibung unvermeidbare Druckunterschied Apveriust
iiber das Ventil vorliegt. Apverust Wird {iber den Druckverlustbeiwert des Ventils
und der zum Zeitpunkt des Offnens vorliegenden Kolbengeschwindigkeit berechnet,
damit folgt fiir das Einlassventil (EV) und das Auslassventil (AV) [53]:

Apev(t) = ¢5 - ex(t)? (4.46)

Apav(t) = szy21(t) ce (t)? (4.47)

Tab. 4.1: Bedingungen zum Offnen und Schliefen der Ventile in Hubkolbenmaschinen.

Aktion Einlassventil Auslassventil
Hubkolbenverdichter
Offnen In Phase Riickexpansion und In Phase Verdichtung und
pzy1(t) < p1 — Apev(t), pzy1(t) > p2 + Apav(t),
SchlieBen In Phase Einlass bei Erreichen des In Phase Auslass bei Erreichen des

UT mit Toleranz eventii zur Beriick-  OT mit Toleranz evyentii zur Beriick-

sichtigung endlicher Zeitschritte: sichtigung endlicher Zeitschritte:
cos(a(t)) < —1 + €ventil cos(a(t)) > 1+ eventil
Hubkolbenexpander

Offnen In Phase Riickkompression und In Phase Expansion und
pzy1(t) > p1 + Apev (1), Pzy1(t) < p2 — Apav(t),
(Optimalerweise im OT) (Optimalerweise im UT)

Schlielen In Phase Einlass und bei Erreichen In Phase Auslass und bei Erreichen
des Kurbelwinkels agv: des Kurbelwinkels apv:
cos(a(t)) < cos(agy) cos(a(t)) > cos(aay)
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Die Bedingungen, auf dessen Erfiillung die entsprechende Ventilaktion folgt, sind fiir
Hubkolbenverdichter bzw. -expander in Tab. 4.1 aufgefiihrt.

4.3 Gleichungssystem fiir die Massenleckage iiber die

Kolbenringe

Der Leckagestrom {iber die Abdichtung des Arbeitsraumes mittels Kolbenringen
wird iiber ein Untermodell berechnet. Der Massenleckagestrom wird als Schnittgro-
e an das Hauptmodell des Arbeitsraumes iibergeben. Das in diesem Abschnitt vor-
gestellte Vorgehen zur Leckagestromberechnung orientiert sich an der Beschreibung

des 0D-Modells eines Hubkolbenexpanders von Simpson et al. [48].

i
Arbeitsraum mLccki
!

Zylinderwand

Kolben JR 1

Kolbenringe< 7R 11

ZR 111

Kurbelwellengehiduse \
(a) (b)

Abb. 4.5: Detaildarstellung des Kolbens zur Berechnung der Massenleckage iiber die Kolbenringe.
Die Kontrollvolumina der Zwischenrdume ober- und unterhalb der Kolbenringe zur Berechnung
des Massenleckagestroms sind in (a) gestrichelt eingezeichnet. In (b) ist die Geometrie eines
Kolbenringes mit geradem Stofl im eingebauten Zustand gezeigt. - Eigene Darstellung nach [48]
und [24].

Drei Zwischenrdume (ZR) zwischen Kolben und Zylinderwand werden als Speicher-
systeme modelliert. Die Begrenzungen der drei Kontrollvolumina durch die Kolbenober-
und Kolbenunterseite sowie die Kolbenringe sind in Abbildung 4.5a dargestellt. ZR 1
liegt zwischen der Kolbenoberseite und dem ersten Kolbenring, ZR II ist der Raum
zwischen den beiden Kolbenringen und ZR III befindet sich zwischen dem zweiten

Kolbenring und der Unterseite des Kolbens.

Uber eine Differentialgleichung wird die unbekannte Dichte pzg 11 bestimmt. Zur

Temperatur in allen Zwischenrdumen und zum Druck in ZR I und II werden die im
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nichsten Absatz erlduterten Annahmen getroffen, sodass eine differentielle Grofie zur
Bestimmung der Zustédnde des Fluides in allen Zwischenrdumen geniigt. Der Massen-
austausch zwischen den ZR durch die Kolbenringstéfie (siehe Abbildung 4.5b) wird
iiber Formeln fiir eindimensionale Strémungen berechnet. Uber die Massenerhaltung
und das konstante Volumen des ZR I wird schliellich der gesuchte Massenleckage-

strom 1mp,ecx bestimmt.

Im Folgenden werden die Annahmen und das Vorgehen zur Leckagestromberech-
nung genauer beschrieben. Die Temperatur des Fluides in den Zwischenrdumen I-I11
wird iiber die gesamte Zeit als gleich der konstanten Wandtemperatur angenom-
men. Die Annahme der konstanten Temperatur wird dadurch begriindet, dass die
Oberfliche zur Wirmeiibertragung zwischen Wand und Fluid im Verhiltnis zum
Volumen der Zwischenrdume sehr grofl ist [48, 54]. In den ZR I und III werden
zusétzlich Annahmen zum Druck getroffen. Die Strémung zwischen ZR I und an-
grenzendem Zylinderarbeitsraum wird nach Rakopulos et al. [54] als ausgebilde-
te laminare Couette-Stromung betrachtet und verursacht einen vernachléssigbaren
Druckverlust. Aus diesem Grund wird als Druck pzr 1 im ZR I der Druck pzy des
angrenzenden Arbeitsraumes angenommen. Mit der gleichen Begriindung wird der
vorherrschende Druck pzgr 111 im ZR IIT dem konstantem Druck pgen des angrenzen-

den Kurbelgehduses gleichgesetzt.

Mit den getroffenen Annahmen und der Stoffdatenbank gilt also fiir die Zustands-
groffen in ZR I, ZR IIT und im Kurbelgeh&use:

Tzr 1 = Twand und pzr 1(t) = pzy (1) (4.48)
zzr 1= 2(pzr 1(t), Tzr 1) mit z € {p, h, s} (4.49)
T7zr 111 = Twand und pzr 111 = PGeh (4.50)
zzr 11 = 2(pzr 11, T7r 1) mit z € {p, h, s} (4.51)
2Geh = 2(PGeh, TGen) mit z € {p, h, s} (4.52)

Zur Bestimmung des noch unbekannten Drucks pzgr 11 wird eine Massenbilanz des
ZR 1T aufgestellt. Die Gleichung wird nach der Dichte pzy 11 als differentielle Grofie
umgeformt, das ZR-Volumen Vg 11 ist konstant:

dmyzg 11(t)

i = 1 (t) + M- (t) (4.53)
d t 1
pzr u(t) = - (musn(t) + s (t)) (4.54)
dt Vzr 11
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Die Zustandsgrofien des Fluides in ZR I werden der Stoffdatenbank entnommen:

zzr 11 = 2(pzr 11(t), Tzr 11) mit z € {p, h, s} (4.55)

Zur Bestimmung der Dichte pzr 11 wird im Folgenden die Berechnung der Mas-
senstrome iiber die Grenzen des Kontrollvolumens ZR II vorgestellt. Die Stromung
durch die Sto8e der Kolbenringe wird als eindimensionale, isentrope und kompres-
sible Diisenstromung berechnet [24]. Der erweiterte Bernoulli Ansatz wird zur For-
mulierung einer Gleichung fiir den Massenstrom verwendet. Die Irreversibilitédt der
realen Stromung wird durch eine Durchflusszahl Cy beriicksichtigt. Die Durchfluss-
zahl wird fiir den jeweiligen Stromungsweg anhand einer fiir Verbrennungsmotoren
entwickelten Gleichung bestimmt. [39, 54] Die Strémungsrichtung iiber die Kolben-
ringe wird von den vorherrschenden Driicken in den ZR bestimmt, der Massenstrom
ist vom hoéheren zum geringeren Druck gerichtet. Die Stromungsrichtung wird durch

eine Fallunterscheidung in der Gleichung des Massenstroms beriicksichtigt:

pzr1(t) - Cay (1) - Akri - V2 - Ahisn fir pzr 1(t) > pzr 11(t)
—pzr11(t) - Cayy,; (t) - Akr1 - V2 - Ahnisy  fiir pzr 1(t) < pzr 1(t)
(4.56)

my(t) =

mit Ahi1 = hzr 1(t) — AkR1,ein(t)
Ahtio1 = hzr 11(t) — hkR1,aus(t)
pzr 11(t) - Cayy () - Akr2 - V2 - Ahon fiir pzr 11 > pzr 11(%)

—pzr11(t) - Cay_y (1) - Akr2 - V2 - Ahysmn fiir pzr 1 < pzr u(t)
(4.57)

M- (t) =

mit Ahirioir = hzr 111(t) — hkR2,ein (f)

Ahtisin = hzr 11(t) — hkr2,aus(t)

Die Durchflusszahlen werden geméfl der empirischen Gleichung von Rakopoulos et
al. [54] bestimmt:

pzR i(t)
PZR (t)

2
Ca,,,(t) = 0,85 — 0,25 - < ) mit 4, j € {I, II, IIT} (4.58)

Die benétigten Enthalpiedifferenzen setzen sich aus der Enthalpie des stromaufwirts

liegenden ZR und der Enthalpie im isentrop durchstromten Querschnitt des Kolben-
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ringstofles Axri bzw. Akgrs zusammen:

=h
=h

hKR1 ein(t pzr 11(t), szr 1(t

) = h( )
hkR1,aus (%) (pzr 1(t), szr 11(t)

hiRr2,ein(t) = h(pzr 11(t), SzR 111

)
)
( )
hxRr2,aus(t) = h(pzr 111, 57R 11(t))

Nachdem der Zustand in ZR IT und die Stréme iiber die Grenzen dessen Kontrollvolu-
mens bestimmt wurden, kann nun die Massenbilanz fiir den ZR I aufgestellt werden.
Die Fluidmasse in ZR I wird analog zur Herleitung in den Gleichungen 4.53 - 4.54
durch die Fluiddichte und das Volumen des ZR I ersetzt:

dozr1 _ 1
dt Vir 1

- (rzy1-1(t) — rsa(t)) (4.63)

Gleichung 4.63 wird nicht als Differentialgleichung geltst, sondern analog zur Bestim-
mung der zeitlichen Temperaturableitung in Kapitel 4.2.2 berechnet. Es wird eine
Dichtefunktion pzr 1(t) = f(t) aus zuriickliegenden Zeitschritten der numerischen
Berechnung linear angenéhert. Diese Dichtefunktion wird nach der Zeit differenziert.
Dabei ist anzumerken, dass die zeitliche Anderung von pzg 1 nach Gleichung 4.49

von der zeitlichen Anderung des Fluiddruckes im Zylinderarbeitsraum abhingt.

Die momentane Dichtednderung mit der Zeit wird in Gleichung 4.63 eingesetzt.

Umstellen nach dem Massenstrom rizy1_1 vom Arbeitsraum in ZR I ergibt:

dpzr 1
dt

1zy-1(t) = s (t) + Vzrt- (4.64)

Damit kénnen der Massenleckagestrom und der mit diesem verbundene Enthalpie-
strom aus dem Zylinderarbeitsraum bestimmt und in die Massenbilanz des Zylin-

derarbeitsraumes eingesetzt werden:

mLeck(t) = mZyl—>I(t) (465)
HLeck(t) = mLeCk(t) : thl(t) (466)
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4.4 Simulation der Hubkolbenmaschine im
Verdichterbetrieb

4.4.1 Initiierung

Zur Losung der Differentialgleichungen sind die Anfangswerte der differentiellen Va-
riablen festzulegen. Diese werden aus den gewéahlten Anfangszustinden der Speicher-
systeme des Modells bestimmt. Zundchst wird mit a(tg) = —180° festgelegt, dass die
Simulation mit dem Kolben im unteren Totpunkt startet. Fiir den Anfangszustand
des Fluides im Zylinderarbeitsraum wird daher der Zustand des Fluides vor dem
Einlassventil gewéhlt, also ist im Verdichterbetrieb pzyi(to) = p1 und Tz (to) = T1
(sieche Abb. 4.4). Der Anfangsdruck pzg 11(tg) im ZR II ist pgen.

Die Anfangswerte der Differentialgleichungen 4.3, 4.4 und 4.54 werden wie folgt

berechnet:

p(pzy1(to), Twand)

mzyi(to) = Vil (10) (4.67)
UZyl(tO) = mZyl(tO) : u(pZyl(tO)a TWand) (468)
pzr 11(to) = p(PGen, TWand) (4.69)

4.4.2 Numerisches Lésungsverfahren

Zur Losung des in den Kapiteln 4.2 und 4.3 vorgestellten Gleichungssystems werden
die Differentialgleichungen des Systems zun#chst in Vektorform zu einer differenti-

ellen Gleichung zusammengefasst:
z(t) = f(t,z(t)) mit 2(tp) = xo (4.70)

Dieses sogenannte Anfangswertproblem (AWP) wird numerisch gelost. Fiir diese
niherungsweise Berechnung wird das Intervall [tg,t] in Zeitschritte unterteilt, de-
ren Abstand voneinander durch die Schrittweite h festgelegt ist. Zur Bestimmung
von Z(tp4+1) des néchsten Zeitschrittes aus dem aktuellen Zeitschritt 2(t,) und Glei-
chung 4.70 gibt es eine Vielzahl numerischer Verfahren. In dieser Arbeit wird ein
explizites Runge-Kutta (RK) Verfahren angewandt. Dieses berechnet den néchsten
Schritt z,11 iiber mehrere Stiitzstellen k;, deren Anzahl der Stufenzahl § des RK-

Verfahrens entspricht. Allgemein lésst sich die Bestimmung der Naherungslosung fiir
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Z(ty+1) nach dem RK-Verfahren wie folgt formulieren [55]:

i=1

mit ki = f [ tn + Gl 2o + 1Y aiik; (4.72)
j=1

firi=1,...,5und a;; =0 fiir j >4

Die Koeffizienten der RK-Verfahren werden in Butcher-Tableaus aufgelistet. Die Ko-
effizienten des in dieser Arbeit verwendeten RK-Dormand-Prince-Verfahrens sind in
Tab. A.5 im Anhang aufgefithrt. Das gewéhlte RK-Dormand-Prince-Verfahren ist
ein sechstufiges RK-Verfahren, das auflerdem wéihrend der Berechnung die Schritt-
weiten anpasst [56]. Das bedeutet, dass das Intervall [to, ] nicht dquidistant unter-
teilt wird, sondern im Berechnungsprozess die Schrittweiten adaptiert werden. Somit
konnen grofle Zeitschritte bei geringen Verdnderungen von z(t) zur Verringerung des
Rechenaufwands und kleine Schritte bei starken Verédnderungen zur Sicherstellung

einer guten Naherungslosung gewéhlt werden.

Die Schrittweitensteuerung beruht im Dormand-Prince-Verfahren auf einem Ver-
gleich zwischen dem lokalen Fehler und einem vorgegebenem maximalen Fehler. Der
lokale Fehler wird iiber die Differenz zwischen den Ergebnissen fiir den néchsten
Schritt bei Berechnung iiber zwei verschiedene Ordnungen bestimmt. Konkret be-
deutet das, dass z(t,+1) ndherungsweise mit einer Genauigkeit 5. Ordnung (2,+1)

und mit einer Genauigkeit 4. Ordnung () bestimmt wird:

6
Tpi1 =2, + h Z b;k; und Fehlerordnung (’)(ﬁﬁ) (4.73)
i=1
~ 6 ~
Z) o =%n+h Z bik; und Fehlerordnung O(h°) (4.74)
i=1

Der Fehler ist dann die Differenz der Ergebnisse:
E=Tp1 —Tp (4.75)

Da es sich beim betrachteten AWP um eine Vektorfunktion mit N Dimensionen han-
delt, wird der Fehler iiber eine euklidische Norm gepriift. Der vorgegebene maximale

Fehler wird dabei fiir jede Dimension aus einem absoluten €,,s und einem relativen
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erlaubten Fehler ., bestimmt.

N A

e R

i1 €abs T ’xn—i-l,i

Wird die Bedingung in Gleichung 4.76 nicht erfiillt, wird der Schritt noch einmal mit
kleinerem h wiederholt, dessen GroBe von der Genauigkeitsordnung 5 der Bestim-
mung von Z,4; abhingt: ﬁo = ﬁl -9 :—‘1) Uber diesen Zusammenhang wird ebenso

die Erhchung der Schrittweite bestimmt, falls der Fehler im aktuellen Schritt klein

genug war.

4.4.3 Programmablauf

Das 0D-Modell des Hubkolbenverdichters ist in der Programmiersprache Python
implementiert. Zur Initilerung der Simulation werden die geometrischen Grofien,
die konstanten Zustandsgrofien und die Anfangswerte der differentiellen Variablen
berechnet. Das RK-Dormand-Prince-Verfahren wird als Instanz der Klasse ,,RK45“
aus der Scipy Integrate Pythonbibliothek eingebunden.

Wiéhrend der Simulation werden fiir jeden Zeitschritt der Zustand im Zylinderar-
beitsraum und den Zwischenrdumen zur Leckagestromberechnung bestimmt. Die
Bedingungen zum Offnen oder SchlieBen der Ventile werden abgefragt und bei Er-
fiillen einer solchen geht das Programm in die entsprechende néichste Phase iiber.
Um einen moglichst exakten Zeitpunkt der Ventiléffnung zu erreichen, wird fiir die
Verdichtersimulation ab pzy1 > 0,98 - pa verdichter bz2W. pzy1 < 1,02 - P Verdichter Dis
zur Ventil6ffnung eine kleinere maximale Schrittweite vorgegeben. Dies wird durch
eine zweite Instanz der ,,RK45“-Klasse umgesetzt. Weiterhin wird fiir das Schlielen
der Verdichterventile bei « = £180° bzw. cos(a) & 1 eine Toleranz eyt = 1 - 107°

eingefiihrt, da durch die endliche Schrittweiten cos(«) & 1 nie exakt erfiillt wiirde.

Die Ableitungen der Temperatur T7y(¢) und der Dichte pzr 11 werden iiber die Funk-
tionen ,,Polyfit* und ,,Polyder* der Numpy Bibliothek bestimmt.

Die momentanen Werte fiir pzy1, 171, hzy1, Szy1, mzy1, mzr 11 werden bei Zyklusende
mit denen des vorherigen Zyklus verglichen. Weichen alle dieser Gréolen um weniger
als 0,1% vom Endwert des letzten Zyklus ab, wird der Betrieb der Hubkolbenma-
schine als stationér gesehen und die Simulation nach zwei weiteren Zyklen gestoppt.

Diese stationéren Zyklen werden zur spiteren Auswertung verwendet.
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine

4.5 Modellvalidierung

Das Simulationsmodell des Hubkolbenverdichters wird anhand von Simulationser-
gebnissen und Experimenten aus der Literatur validiert. Dazu werden Simulationen

mit und ohne Ventilbetitigung, also als Verdichter und als Gasfeder, durchgefiihrt.

Zunichst wird eine CFD-Simulation von Willich et al. [40, 43] zum Vergleich her-
angezogen. Diese wird aufgrund der iibereinstimmenden verbauten Ventile zur Va-
lidierung ausgewihlt. Massenleckage aus dem Zylinderarbeitsraum wird im CFD-
Modell allerdings vernachléssigt. Daher werden zur Validierung der Leckagestro-
me auflerdem Vergleiche zu experimentell und mittels CFD-Simulation ermittelten

Fluiddruckverldufen in einer Gasfeder gezogen [57].

Tab. 4.2: Versuchsbedingungen und geometrische Groflen des zur Modellvalidierung simulierten Ver-
dichters nach Willich et al. [43]. Das Arbeitsfluid ist trockene Luft.

p1 T P2 N Twana D s Itot s

bar °C bar min~! °C mm mm mm mm
1 26,85 7 1500 136,85 105 78 13,5 150
1 26,85 7 60 127,85 105 78 13,5 150

1 26,85 6 1500 124,85 105 78 13,5 150

oo
=
[«

=~ 7bar, 1500 min—! CFD = 7bar CFD
7 b | 7bar, 1500 min~! 0D 14 7bar 0D
‘& —— 6bar, 1500min~! CFD| |2 - - -6 bar CFD
6 4 6 bar, 1500 min—! 0D gg 12 6 bar 0D
E % - === 7bar, 60min—! CFD NI - GF CFD
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Abb. 4.6: Ergebnisse eines CFD-Verdichtermodells (CFD) [43] und des 0D-Verdichtermodells (0D)
fiir Simulationen (a) bei 1500 min~! als Verdichter und als Gasfeder (GF) bei zwei verschiedenen
Auslassdriicken im p, V-Diagramm. (b) Druckverldufe im Arbeitsraum aus Simulationen mit
Ventilen bei zwei verschiedenen Drehzahlen und Auslassdriicken. - Eigene Darstellung.

Abb. 4.6 zeigt, dass die Zylinderdruckverldufe der 0D-Simulation unter den in Tab. 4.2

aufgefiihrten Versuchsbedingungen mit den Verldufen des CFD-Modells iibereinstim-
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine
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Abb. 4.7: Simulationsergebnisse eines CFD-Modells [43] und des 0D-Modells aufgetragen iiber dem
Kurbelwinkel. (a) Fluid-Wand Temperaturdifferenzen T7zy1(t) — Twana fiir Simulationen mit Ven-
tilen bei zwei verschiedenen Auslassdriicken und Drehzahlen. (b) momentane Wirmestromdichte
Gwand(t), definiert als positiv bei Wiarmeiibergang von der Wand auf das Fluid, bei 1500 min~*.
- Eigene Darstellung.

men. Auch die Fluidtemperaturverldufe der 0D-Verdichtersimulation in Abb. 4.7a
geben die Ergebnisse der CFD-Simulation sehr gut wieder. Eine leichte Erhthung
der nulldimensionalen Temperatur wird festgestellt und mit der Berechnung der
Waérmeiibertragung zwischen Fluid und Wand iiber die Nutzung einer empirischen
Korrelation erklart, durch welche die Realitét stéirker vereinfacht wird als durch
die CFD-Modellierung. Die verwendete Lekic-Korrelation wurde fiir sehr kleine Vo-
lumenverhéltnisse bis ® = 6,5 validiert, jedoch geben Mathie et al. [37] an, dass
die komplexe Nusseltzahl zur Bestimmung des Wirmeiibergangskoeffizienten auch
fiir groflere Volumenverhéltnisse genutzt werden kann. Prinzipiell wird die Phasen-
verschiebung und die Gréflenordnung der Warmeiibertragung durch die empirische

Korrelation, wie in Abb. 4.7b gezeigt, allerdings gut erfasst.

Tab. 4.3: Versuchsbedingungen und Geometrie der zur Modellvalidierung simulierten Gasfeder nach
Taleb et al. [57]. Der Anfangszustand wird aus der Fluidmasse mzy1(t = 0) des Stickstoffs in der
Gasfeder bestimmt.

mzu(t=0) n Twana D 8 Irot s

kg min~! °C mm mm mm mm

3,25-107% 109,34 16,85 105 78 14 1485
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4 Simulationsmodell einer Hubkolbenmaschine
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Abb. 4.8: Verldufe des Fluiddrucks in Gasfedern (GF) bei Beriicksichtigung und Vernachldssigung
von Massenleckage im p, V-Diagramm, ermittelt durch Experiment, CFD-Simulation (CFD) [57]
und 0D-Simulation (0D).

In Abb. 4.8 sind ein experimentell, sowie ein mittels CFD-Simulation ermittelter
Druckverlauf dargestellt. Daneben sind Druckverldufe einer 0D-Simulation unter
Beriicksichtigung und bei Vernachlidssigung von Leckagestromen aufgetragen. Die
Versuchsbedingungen sind in Tab. 4.3 angegeben. Der Fldcheninhalt des Druckver-
laufs im p, V-Diagramm ist fiir die 0D-Simulation unter Beriicksichtigung der Un-
dichtigkeitsverluste leicht grofier als der des experimentellen Verlaufes. Da dieser die
Verluste der Gasfeder widerspiegelt, schétzt das 0D-Modell die Undichtigkeitsverlus-
te sogar konservativ ab. Der Flidcheninhalt des 0D-Druckverlaufes ist insbesondere
grofler als der vom Druckverlauf der CFD-Simulation ohne Undichtigkeitsverluste
eingeschlossene Fldcheninhalt. Das 0D-Modell unterschétzt also, im Gegensatz zur
CFD-Simulation, die Verluste in der Gasfeder nicht.
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5 Auswertung der Simulationsergebnisse

Das 0D-Modell wird genutzt, um den Einfluss der verschiedenen Verlustmechanis-
men in Hubkolbenmaschinen auf den inneren isentropen Verdichterwirkungsgrad zu
untersuchen. Dazu werden Simulationsversuche fiir Drehzahlen zwischen 300 und
1500 min~! unter Variation der Zylindergeometrie und der Ein- und Auslasszustéin-
de durchgefiihrt. Die Geometrien und Versuchsbedingungen sind in Tab. A.6 und
Tab. A.7 aufgelistet. Der isentrope Verdichterwirkungsgrad wird geméfl den Glei-
chungen 2.5-2.9 berechnet:

Maus,v * (h2is — 1)

Nis = (5.1)
— 56\/ pdV
Innenleistung P; in %
. 20 30 40 50 60 70 80 90 100 x10~2
T T T T T T T 375 T T T ] Wandverluste
B Kem=ooo Xeoooonod 2 S Undichtigkeits-

9 R s E 3t
g 0,99F 'x_.—-‘ ® 1 2 3 N verluste
= . o e Drosselverluste
& ’ . 24 275 B RS
0 0,98F g “%..
0 o) e
E & 2 e 7
= 0,97 B Xeeeaol
= S5t .
by -- Keine Wandverluste ©
5 0,96 - Keine Undichtigkeits- | = | | i
h= verluste é
ﬁ 0,95} Keine Drosselverluste | ® 05 | i

— Alle Verlustmecha- ’ i
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(a) (b)

Abb. 5.1: (a) Einfliisse der Verlustmechanismen des 0D-Modells auf den isentropen Verdichterwir-
kungsgrad n;s bei verschiedenen Drehzahlen und bei Simulation mit allen und unter Vernach-
lassigung einzelner Verlustmechanismen (Versuche 1.1-1.4 in Tab. A.7). (b) Verringerung des
isentropen Wirkungsgrades durch einzelne Verlustmechanismen des 0D-Modells bei verschiede-
nen Drehzahlen. - Eigene Darstellung.

In Abb. 5.1 sind die isentropen Wirkungsgrade des Hubkolbenverdichters bei Ver-

nachlissigung einzelner Verlustmechanismen iiber der Drehzahl aufgetragen. Die

Wandverluste haben den gréfiten Einfluss auf 75, darauf folgen die Undichtigkeits-

verluste. Abb. 5.1b zeigt die mogliche Verbesserung des isentropen Wirkungsgrades

durch Verrringerung der einzelnen Verlustmechanismen. Aufgetragen ist die jeweilige

Differenz zum Wirkungsgrad unter Beriicksichtigung aller Verlustmechanismen. Es

fallt auf, dass mit steigender Drehzahl der Einfluss der Wandverluste weniger stark

sinkt als der der Undichtigkeitsverluste. Die geringere Zeit des Fluidaufenhaltes im

Arbeitsraum verringert die Wand-Wérmeiibertragung also geringer als die Massen-

leckage iiber die Kolbenringe. Die Druckverluste steigen mit der Drehzahl aufgrund
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5 Auswertung der Simulationsergebnisse

der hoheren Kolbengeschwindigkeit. Damit steigt auch die Stromungsgeschwindig-
keit durch die Ventile und die Druckverluste iiber diese. Aus Abb. 5.1a geht weiterhin
der Erhalt des isentropen Wirkungsgrades unter Teillast fiir Hubkolbenmaschinen
am Beispiel der Drehzahlregelung hervor. Wird die fiir n = 1500 min~! aufgebrachte
Innenleistung von P, = 2,21 MW als Vollast gesehen, betriagt die Abnahme von 7

bis 50% der Innenleistung bei etwa n = 850 min~! nur 0,8%.

.1 “ “ . n n . 0,995

& &

T 0,99 {4 T 0,99

- -

z z 0,985

20,98 | 1 =29

Z Z 0,98

§ 0,97 L § ’
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£ 0,96 2 /7 Awand _
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Abb. 5.2: Einfliisse (a) des Druckverhéltnisses II und (b) der Geometrie (Geo) des Zylinders
auf den isentropen Verdichterwirkungsgrad bei Drehzahlen zwischen 300 und 1500 min—".
Die Verhéltnisse aus Wandoberfldche zu Zylindervolumen beziehen sich auf @ = 180 °. Die
Ergebnisse sind fiir die Versuche (a) 1.1 und 2.1 bzw. (b) 3.1 - 3.3 in Tab. A.7 dargestellt.
- Eigene Darstellung.

Der Einfluss der Verlustmechanismen auf n; variiert mit dem Betriebspunkt des
Verdichters. In Abb. 5.2a sind die Verlaufe des isentropen Wirkungsgrades fiir ver-
schiedene Drehzahlen und Druckverhiltnisse dargestellt. Geringere Druckverhéltnis-
se bedeuten einen geringeren Temperaturhub und damit einen geringeren Einfluss
der Wandverluste auf ;5. Dies wird in Abb. 5.2a durch die Abnahme von 7 zu
hohen Drehzahlen deutlich. Die steigenden Druckverluste dominieren aufgrund des
anteilig geringeren Einflusses der Wandverluste die Entwicklung des isentropen Wir-

kungsgrades.

Neben dem Druckverhéltnis nimmt die Geometrie des Zylinderarbeitsraumes Ein-
fluss auf den isentropen Wirkungsgrad. n;s ist fiir verschiedene Geometrien und Dreh-
zahlen in Abb. 5.2b dargestellt. Mit steigendem Verhéltnis A“}VTi;rl‘d bei Kolben im un-
teren Totpunkt nimmt der Einfluss der Wandverluste auf den Verlauf des isentropen
Wirkungsgrades zu. Je geringer das Verhéltnis zwischen zur Warmeiibertragung zur
Verfiigung stehender Wandoberflache und Arbeitsraumvolumen, desto weniger hangt
7is von den Wandverlusten ab und desto effizienter ist der Betrieb des Verdichters

bei kleinen Drehzahlen.
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5 Auswertung der Simulationsergebnisse

Fiir die Konzeption des Hubkolbenverdichters in einer Rankine Carnot-Batterie wird
aus diesen Erkenntnissen abgeleitet, dass die Reduktion der Wandverluste das héchs-
te Potenzial zur Wirkungsgradoptimierung bergen. Dies kénnte ausgehend von den
positiven Effekten geringerer Druckverhiltnisse auf 7 iiber eine mehrstufige Ver-
dichtung umgesetzt werden. Erste Versuche zur Abschitzung des isentropen Wir-
kungsgrades bei einstufiger Verdichtung von 1,0135bar auf 60bar und zweistufi-
ger Verdichtung mit dem Zwischenstufendruck 7,75 bar wurden durchgefiihrt. Bei
zweistufiger Verdichtung ist auf die Anpassung der Geometrie der zweiten Stufe
zur Kontinuitdt des Massenstroms zu achten. Die durchgefiihrten Versuche zeigen,
dass je nach vorgegebener Leistung und Drehzahl der Wirkungsgradvergleich unter-
schiedlich ausfallen kann. Fine Tendenz zu hoheren Wirkungsgraden fiir zweistufige
Verdichtung bei kleineren Leistungen und Drehzahlen ist fiir die untersuchten Geo-
metrien sichtbar (siche Abb. A.3).
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6 Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen dieser Arbeit wurden Stromungs- und Verdringungsmaschinen hinsicht-
lich eines Einsatzes in Carnot-Batterien verglichen. Die Vorteile der Verdrangungs-
maschinen sind ihr gutes Teillastverhalten sowie die Moglichkeit zur Nutzung dersel-
ben Maschine als Arbeits- und Kraftmaschine. Nachteilig fiir den Einsatz in Carnot-
Batterien ist der gegeniiber Stromungsmaschinen erhéhte irreversible Warmeiiber-
gang zwischen Fluid und Arbeitsraumbegrenzung. Weiterhin stellt die durch den
Einsatz in einer Carnot-Batterie von der Verdrdngungsmaschine geforderte Leis-
tung im Megawattbereich eine Herausforderung dar. Dies kann durch einen modula-
ren Speicheraufbau gelost werden, in welchem, zur Anpassung an den momentanen
Strommarkt, Module zu- oder abgeschaltet werden. Dieses Konzept ist fiir Stro-
mungsmaschinen aufgrund von verringerten Wirkungsgraden unter Teillast oder bei
geringer Vollastleistung nicht umsetzbar. Damit kann die Carnot-Batterie durch den
Einsatz von Verdringungsmaschinen in grofien Leistungsbereichen bei guten Wir-

kungsgraden betrieben werden.

Fiir eine vorgegebene Rankine Carnot-Batterie wurde unter Betrachtung der Ein-
satzbereiche verschiedener Bauarten die Hubkolbenmaschine als geeigneteste Ver-
drangungsmaschine ausgewahlt. Zur Anpassung an die Betriebsparameter und zur
Beschrénkung der Verluste wurde eine trockenlaufende Hubkolbenmaschine mit pneu-

matisch betétigten Ventilen und groflier Ventiloffnungsflache vorgeschlagen.

Dariiber hinaus wurden die Vorgénge in der Hubkolbenmaschine unter Beriicksich-
tigung von Druckverlusten, Undichtigkeitsverlusten und Wandverlusten als Folge
irreversibler Warmeiibertragung genauer betrachtet. Hierzu wurde im Rahmen die-
ser Arbeit ein nulldimensionales Simulationsmodell fiir den Verdichterbetrieb der

Hubkolbenmaschine entwickelt und validiert.

Anhand von Simulationsversuchen wurde das gute Teillastverhalten des Hubkolben-
verdichters am Beispiel einer Drehzahlregelung gezeigt. Die Wandverluste wurden als
grofiter Einflussfaktor auf den isentropen Wirkungsgrad des Hubkolbenverdichters
identifiziert. Diese nehmen zu hoheren Drehzahlen, zu grofieren Verhéltnissen zwi-
schen Zylindervolumen und Wandoberflache sowie zu kleineren Druckverhéltnissen
ab. Basierend auf diesen Feststellungen kénnen unter Variation der Geometrie des
Zylinders, der Stufenzahl und Art der Regelung weitere Simulationsversuche durch-
gefithrt werden. Anhand dieser Versuche und einer Analyse des Wirkungsgrades im
Expanderbetrieb kann ein optimales Maschinendesign fiir die Hubkolbenmaschine in

der Rankine Carnot-Batterie entwickelt werden.
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A Anhang

A.1 Anhang zu Kapitel 2

Tab. A.1: Ubersicht der in der Literatur erwihnten Carnot-Batterien, geordnet nach den
zugrundeliegenden Zyklen Brayton- oder Rankine-Zyklus. Rankine Systeme sind unter-
teilt in transkritische und unterkritische Rankine-Systeme. Neben Arbeitsmedium und
Speichern sind die geschétzten erreichbaren Wirkungsgrade, die Verwendung von Stro-
mungsmaschinen (SM) oder Kolbenmaschinen (KM) sowie die Nennleistung der Carnot-
Batterien aufgelistet.

Zyklus Autor Jahr  Arbeits- Heif3speicher Kaltspeicher = Geschitz- Maschin- Leistung
fluid ter enart
Wir-
kungs-
grad
Brayton Desrues 2010 Argon Kiesbett Kiesbett 66,7% SM 100 MW
14] 1000°C —70°C
Brayton Howes [15] 2012  Argon Kiesbett Kiesbett 72% VM 2MW
500°C —166°C
Brayton White [6] 2013  Argon Kiesbett Kiesbett 0,8% SM bzw.  freier
500°C —150°C bzw. VM Parame-
0,9% ter
Brayton Guo [16] 2016 ideales  Variabel Umgebung 15 - 40 SM nicht
Gas % angege-
ben
Brayton Laughlin [9] 2017 Argon Salzschmelze n-Hexan 2% SM 250 MW
558°C —61°C
Rankine Mercangéz 2012 COq2 Eis (La- Wasser 53-65% SM 1 -
(trans- [13] tent) 123°C 50 MW
krit.)
Rankine Morandin 2012 COq Salzwasser Wasser 60% SM >1 MW
(trans- [19] —21°C 177°C
krit.)
Rankine Ayachi [18] 2016 COg geothermisch- Eis (La- 42,5 - SM 1 -
(trans- er Speicher  tent) 55,5% 10 MW
krit.)
Rankine Abarr [5] 2017 NHs Beton Umgebung 51 - VM 16,7 MW
(unter- 397°C 66%
krit.)
Rankine Frate [21] 2017 R1233zd Latentspeicher Latentspeicher 130% nicht nicht
(trans- bei 110°C bei —15°C (Abwér-  angege- angege-
krit.) menut- ben ben
zung)
Rankine Steinmann 2014 Wasser  Latentspeicher Umgebung 72.8 SM 5 -
(unter- [17] bei 400 °C 100 MW
krit.)

Fortsetzung auf der néchsten Seite
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Tab. A.1: Forsetzung.

Zyklus Autor Jahr  Arbeits- Heif3speicher Kaltspeicher = Geschédtz- Maschin- Leistung
fluid ter enart
Wir-
kungs-
grad
Rankine Dumont 2020 R1233zd Latentspeicher Luft bei 60% VM 3,5 kW
(unter- [20] bei 85°C 15°C (Abwér-
krit.) menut-
zung)
Rankine Steger [22] 2020 R1233zd Wasser bei Umgebung 59% VM 15 kW
(unter- 90 - 100°C (Abwiér-
krit.) menut-
zung)

Tab. A.2: Gegeniiberstellung der Eigenschaften von Stréomungs- und Verdrangungsmaschinen.
Vergleich von verschiedenen Eigenschaften und Verhalten bei Betriebsparametern. [24,

25]

Verglichene Eigen-
schaft

Verdringungsmaschine

Strémungsmaschine

Abhéngigkeit des

Druckverhéltnisses:

Stufenzahl bei ge-
gebenem Druckver-

héaltnis:

Abhéngigkeit des

Forderstroms:

Bauaufwand fiir

hoheren Durchsatz:

Unabhéngig von Drehzahl und

Maschinengrofle.

Geringe Stufenzahl.

Abhéngig von der Grofle des

Arbeitsraumes und der Dreh-

zahl.

Stark steigend (parallele Ar-

beitsraume). [6]

Erhohung von Maschinengrofle
und / oder Drehzahl zur Erhs-

hung des Druckverhéltnisses.

Hohere Stufenzahl.

Abhéingig von der Maschinen-

dimensionierung und der Dreh-

zahl.

Moderat steigend (Erhohung

der Maschinenabmafle).

Fortsetzung auf der néchsten Seite
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Tab. A.2: Fortsetzung.

Verglichene Eigen-
schaft

Verdringungsmaschine

Strémungsmaschine

Kleine Forderstrome

und Leistungen:

Dosierbarkeit des

Forderstroms:

Teillastverhalten:

Drehzahlbereich:

Abdichtung:

Fulabdruck:

Wirmeaustausch

mit Wéanden:

Mit gutem Wirkungsgrad mog-
lich.

Grofles Spiel.

Grofler Volumenstrom- & Dreh-
zahlbereich mit geringer Ab-
weichung vom optimalen Wir-

kungsgrad.

Nach oben begrenzt durch
Massenkrifte.

Gute Abdichtung méglich.

Hohere Maschinenmasse pro

Leistung.

Erhoht, Langerer Aufenthalt

im Arbeitsraum.

Ungeeignet: Schlechter Wir-
kungsgrad, Begrenzung durch
Pumpgrenze, Spezifische Kos-
ten steigen stark unter 1 MW.
Bessere Wirkungsgrade ab 5 -
10MW. [17]

Kleiner Stabilitdtsbereich durch
steile Kennlinien, Pumpgrenze

in Verdichtern.

Optimale Wirkungsgrade wer-
den nur in kleinen Volumen-
strom- & Drehzahlbereichen
um den Auslegungspunkt er-
reicht, schlechtes Teillastver-
halten durch steile Kennlinien.
126]

Nach unten begrenzt durch

schlechten Wirkungsgrad.

Leckverluste und Riickstro-
mung, bei Weglassen von Deck-
béndern aufgrund hoher Flieh-
krafte.

Geringe Maschinenmasse pro
Leistung, Unterschied wird mit

zunehmender Leistung grofler.

Gering, Schnellere Verdichtung

bzw. Expansion.

Fortsetzung auf der nichsten Seite
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Tab. A.2: Fortsetzung.

Verglichene Eigen-
schaft

Verdringungsmaschine

Strémungsmaschine

Mechanischer Wir-
kungsgrad:

Arbeitsiibertragung;:

Laufverhalten:

Umkehrbarkeit (Be-
trieb einer Maschine
als Arbeits- und

Kraftmaschine):

Erhohte Reibungsverluste,
bspw. durch Kurbeltrieb. Bei
groflen Gasverdichtern mecha-
nischer Wirkungsgrad etwa
0,9-0,95 [30]

Periodisch, Statisch.

Teilweise tritt Pulsation, Vibra-

tion auf.

Ohne grofien Wirkungsgradver-

lust umsetzbar [28].

Nur geringe Reibungsverluste,
mechanischer Wirkungsgrad
etwa 0,98 [12].

Kontinuierlich, Dynamisch.

Gleichméfige Forderung.

Grofle Wirkungsgradverluste
bei Umkehr von Turbinen, ge-
ringere Wirkungsgradverluste
bei Umkehr von Verdichtern,

insgesamt weniger geeignet [12]

Tab. A.3: Regelung von Stromungs- und Verdrdngungsmaschinen, sortiert nach dem Ein-
griffsort. Eine kurze Beschreibung, Folgen des Regeleingriffs und die Auswirkung auf den
Maschinenwirkungsgrad sind gegeben. ,,0 “ bedeutet keinen Einfluss auf Wirkungsgrad,
»—, ——,— — —* eine stirker werdende Abnahme des Wirkungsgrades. [24, 58]

Strémungsmaschine Verdringungsmaschine
Eingriffsort Regelung Beschreibung & Folgen Regelung Beschreibung & Folgen
Antrieb Drehzahl- 0 Keine Anderung des Drehzahl- 0— Guter Wirkungsgrad,
variation Betriebspunktes variation Vibrationsgefahr,
(Betrachtung kostenintensive
dimensionsloser Kennlinie), Frequenzumrichter, bei
geringerer Volumenstrom doppeltwirkenden Zylindern
und Druckverhéltnis, gleichbleibende
kostenintensive Massenkraftverteilung
Frequenzumrichter
Zeitweise 0 Abschalten einzelner
Stillsetzung Module

Fortsetzung auf der néichsten Seite
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Tab. A.3: Fortsetzung.

Stromungsmaschine Verdringungsmaschine
Eingriffsort Regelung Beschreibung & Folgen Regelung Beschreibung & Folgen
Maschin- Leitschaufel- —— Geringerer Schadraum- 0 — — Konstruktiver
enkonstruk- verstellung Volumenstrom, geringerer zuschaltung Aufwand, gute
tion Wirkungsgrad da nicht Teillastwirkungsgrade, fiir
mehr bei optimalem grofle
Betriebspunkt, Volumstroménderungen
konstruktiver Aufwand grofler Schadraum notwendig
Hubraumver- 00— Konstruktiver Aufwand,
stellung Leistung bleibt proportional

zum Forderstrom, bei
doppeltwirkenden Zylindern
gleichbleibende
Massenkraftverteilung

Ventile Offenhalten — Druckverluste durch Ein-
des und wieder Ausstromen des
Saugventils Gases, gute Wirkungsgrade
(Staudruck-
prinzip)

Saugventilab- 0 Geschlossenhalten des
sperrung Saugventils, Durch
Unterdruck kann Luft/

Schmierdl eindringen

Uberstrém- —— Betrieb bei Vollast,

regelung verdichtetes Gas wird in die
Atmosphére geblasen (nur
fiir Luft geeignet)

Anlage Androsseln — — — Verschwendung von Drosseln —— Verringerung des

Stromungsarbeit, geringer (Saugleitung)  Ansaugdrucks, Erhéhung des

Wirkungsgrad Druckverhéltnisses,
schlechter Wirkungsgrad bei
Teillast

Beipassregelung —— Betrieb bei Volllast, Beipassregelung —— Betrieb bei Volllast,

Abzweigung und gekiihlte Abzweigung und gekiihlte

Riickfithrung eines Teils Riickfithrung eines Teils des

des verdichteten Gases vor verdichteten Gases zur

die Maschine Saugleitung
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Abb. A.1: Optimalbereiche von Verdringungs- und Stromungsmaschinen. Isentrope Kupp-
lungswirkungsgrade sind iiber der spezifischen Drehzahl aufgetragen. Die spezifische
Drehzahl héngt vom geforderten Volumenstrom, der spezifischen Verdichterarbeit und
der Maschinendrehzahl ab. [27]

Tab. A.4: Verdichterbauarten der Verdrdngungsmaschinen. Aufgelistet sind die Einsatzbe-
reiche, die in der Literatur zu Verdrangungsmaschinen gefunden wurden. Fiir mit ,—
gekennzeichnete Felder wurden keine Werte gefunden. Fiir die Rotationskolbenmaschi-
nen Zentrifugal-, Schwingkolben-, Fliigelkolben- und Trochoidverdichter wurden ebenfalls
keine Angaben in der betrachteten Literatur gefunden. Die Einsatzgebiete beziehen sich
auf Druckluftbereitstellung (Luft), Synthesegase in der Verfahrenstechnik (Gase), Kélte-
und Klimatechnik (Kilte) und Vakuumtechnik (Vakuum). [12, 24, 30]

Bauart Schmierung Maximal- Druck- Volumenstrom  Drehzahl- Maxi- Hauptan-
druck verhiilt-  (bezogen auf bereich male wendung
nis pro Ansaugdruck) Stufen-
Stufe zahl

Umkehrende Bewegung (Hubkolbenmaschine)

Hubkolben- Olgeschmiert 3500bar 3,5 maximal 200- 7 Luft,
verdichter 100000m3h~! 3000 min—?! Gase,
Kiélte
Trockenlauf 200bar 4 maximal 200- 4 Luft,
(beriihren- 100000 m3 h~! 3000 min~? Gase
de Dich-
tung)

Fortsetzung auf der néichsten Seite
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Tab. A.4: Fortsetzung.

Bauart Schmierung Maximal- Druck- Volumenstrom  Drehzahl- Maxi- Hauptan-
druck verhiilt-  (bezogen auf bereich male wendung
nis pro Ansaugdruck) Stufen-
Stufe zahl
Trockenlauf 300bar 4 maximal 300- 4 Gase,
(Labyrinth- 11000m3h~! 2000 min~?! Kilte
spaltdich-
tung)
Membran- Trockenlauf 4000 bar 10-20 maximal — 4 Gase
kolben- 100m3 h—1!
verdichter
Weitergehende Bewegung (Rotationskolbenmaschine)
Schrauben- Olgeschmiert 40 bar 1,5-20 100- 1450- 3 Luft,
verdichter 1000 m3 h~? 6000 min—! Kilte
Trockenlauf 40 bar 4-5 maximal — 4 Luft,
80000m3 h~1! Gase
Fliissigkeits-  Wasser- 11 bar 1,5-8,0 100- 275- 3 Luft,
ringverdich-  schmierung 10000m3h~! 2950 min—! Gase,
ter Vakuum
Fliigelzellen- — — 1,5-8 80- 975- — —
verdichter 6000m3 h~1! 3000 min—!
Rootsverdich- — 2 bar 1,2-2,0 1,0- 1000- 2 Luft,
ter 84000m3h~1 6000 min—1 Gase,
Vakuum
Drehzahnver- Trockenlauf 9bar 2-20 4- 975- — Luft
dichter 1000 m® h~? 1450 min—?!
Scrollverdich- Olgeschmiert 10 bar — maximal — — Kilte
ter 35m3 h—1!
Trockenlauf 10 bar — maximal — — Luft
50m3 h—1
Rotations-, Olgeschmiert 16 bar bis 13 maximal — 1 Luft,
Axialkol- 5000m3 h—1 Gase,
benverdichter Vakuum
Trockenlauf 2,5 bar — maximal — 1 Luft,
600m3h~1! Vakuum
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Discharging flow direction
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Ambien
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Cold

(a)

Abb. A.2: Brayton Carnot-Batterie mit Hubkolbenmaschine. (a) Systemschema, links und
rechts sind die Kiesbettspeicher dargestellt. Die Warmeiibertrager fithren Wérme ab, die
aufgrund von Irreversibilitéiten anfillt. (b) Kolbenprototyp fiir das System mit eigens fiir
den Einsatz in Carnot-Batterien entwickelten Ventilen. [15]

Cold cylinder

A.2 Anhang zu Kapitel 4

Tab. A.5: Butcherschema des RK-Dormand-Prince-Verfahrens [59].

C; aij bz b:
35 5179
0 0 0 0 0 0 384 57600
i 3 0 0 0 0 0 0
3 3 9 500 7571
10 40 40 0 0 0 1113 16695
4 44 _56 32 0 0 125 393
5 45 15 9 192 640
8 19372 _ 25360 64448  _ 212 0 2187 | _ 92097
9 6561 2187 6561 729 6784 339200
1 9017 355 46732 49 5103 11 187
3168 33 5247 176 18656 84 2100
1
0 )

A.3 Anhang zu Kapitel 5

Tab. A.6: Geometrische Groflen der mit dem 0D-Verdichtermodell simulierten Zylinder.

Variable Geometrie 1 Geometrie 2 Geometrie 3
D 0,95 m 0,475 m 0,57m

SHub 0,27m 0,135m 0,162m

ITot 0,003 m 0,0015m 0,0018 m

s 0,475 m 0,238 m 0,285 m

Akri1 7,46-107%m? 3,73-107%m? 4,48-107% m?
AkRo 7,46-107%m? 3,73-107%m? 4,48-107% m?
VZR 1 2,39-107%m3 1,2-107°m?® 1,43-107% m?
Vzr 11 2,39-107%m3 1,2-107°m3 1,43-107% m?
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Tab. A.7: Versuchsbedingungen fiir durchgefiihrte 0D-Simulationen mit Ammoniak-Wasser-
Gemisch als Arbeitsmedium. Die Versuche wurden jeweils fiir die Drehzahlen 300, 500,
700, 900, 1100 und 1500 min~! durchgefiihrt. Die Vernachlissigung einzelner Verlustme-
chanismen (VM) wird fiir Undichtigkeitsverluste ,,UV* iiber my,ecx = 0, fiir Wandverlus-

te ,WV* iiber Qwana = 0 und fiir Druckverluste ,,DV* iiber ¢ =1 realisiert.

Versuch p; P2 T TWand Geometrie Beriicksichtigte
VM

1.1 1,0135bar 60 bar 70°C  289,28°C 1 UV, DV, WV
1.2 1,0135bar 60 bar 70°C  289,28°C 1 UV, DV
1.3 1,0135bar 60 bar 70°C 289,28°C 1 UV, WV
14 1,0135bar 60 bar 70°C  289,28°C 1 DV, WV
2.1 1,0135bar 7,75bar 70°C  163,5°C 1 UV, DV, WV
3.1 7,75 bar 60 bar 255°C  380,53°C 1 UV, DV, WV
3.2 7,75 bar 60 bar 255°C  380,53°C 2 UV, DV, WV
3.3 7,75 bar 60 bar 255°C  380,53°C 3 UV, DV, WV

85,5 : , : : :

_-mm-=-r A ey a—/—-A
- - & /*_—QQ ..... O-..

85 - / LT

84,5 . ’ 1

84 x’ i

Wirkungsgrad n in %

83,5

83

-+ Zweistufig X n = 300 min™
—— Einstufig X n = 500min™

1
1

O
o
A
A

n = 1100 min—!
n = 1300 min—1

On=700min"! A n=1500min—!t
/ gn=900min~! A n =2000min~!
0,5 1,0 1,5 2,0 2,5

Elektrische Leistung Pejektrisch in MW

Abb. A.3: Einfluss der Stufenzahl und der elektrischen Verdichterleistung auf den Verdichter-
gesamtwirkungsgrad. Stufe 1 und der einstufige Verdichter sind mit Geometrie 1 simu-
liert. Die zweite Stufe wurde zur Anpassung des Forderstroms an Stufe 1 mit Geometrie 3
simuliert. - Eigene Darstellung.
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