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Kurzzusammenfassung
Diese Arbeit befasst sich mit einem neuartigen thermodynamischen Zyklus für Adsorptionswärme-
pumpen. Beim Stratisorp-Zyklus kann durch Integration eines thermischen Schichtspeichers in den
Zyklus eine gegenüber konventionellen Adsorptionszyklen verbesserte interne Rückgewinnung von
sensibler und sorptiver Wärme erreicht werden. Dies verringert die notwendige Antriebswärme und
erhöht die Effizienz, z. B. bei Gaswärmepumpen zur Beheizung von Wohngebäuden.
Zur thermodynamischen Zyklenanalyse wurden zwei Modelle entwickelt. In beiden Modellen

können umfangreiche energetische und entropische Auswertungen durchgeführt werden. Dabei
wurden die Wärmekapazitäten des Stoffsystems aus Adsorbens, Adsorptiv und Adsorbat mittels einer
in dieser Arbeit entwickelten Methode konsistent bestimmt und die energetischen und entropischen
Bilanzen bei Adsorptionsvorgängen sowie der Zusammenhang mit der Dubinin-Theorie abgeleitet.
Das stationäre Modell erlaubt die Abschätzung der Potentiale verschiedener Adsorptionspaare

bei vorgegebenen externen Temperaturen, sowohl für Stratisorp- als auch für konventionelle Zyklen.
Im transienten Modell wird zusätzlich der instationäre Wärme- und Stofftransport in Speicher,

Adsorber und Komponenten detailliert abgebildet und zeitlich aufgelöst. Außerdem werden Adsorber
und Speicher jeweils eindimensional in der Hauptströmungsrichtung des Wärmeträgerfluids aufgelöst.
Aufgrund der detaillierten Abbildung aller anwendungsrelevanten Irreversibilitäten lassen sich die
Hauptverlustfaktoren identifizieren sowie einzelnen Prozessabschnitten und Komponenten zuordnen.
Damit können Zyklenkonzepte, Konfigurationen und Systeme verglichen und optimiert werden.

Wichtigste Komponente einer Adsorptionswärmepumpe ist der (oder sind die) Adsorber. Neuartige
Hochleistungsadsorber mit Metallfaserkompositen und aufkristallisiertem Adsorbens eignen sich
besonders für den Stratisorp-Zyklus, da sie bei den im Vergleich zu konventionellen Zyklen deutlich
geringeren Temperaturdifferenzen einen ausreichend schnellen Wärmetransport erlauben. Sie wurden
bis heute prototypisch noch nicht realisiert. Entsprechend wurden in dieser Arbeit die effektiven
Stofftransportkoeffizienten durch Anpassung an detailliertere Modelle und experimentelle Daten
bestimmt. Die effektiven Wärmetransportkoeffizienten wurden durch Ableitung einer effektiven
mittleren Dicke und aus der Geometrie eines prototypischen Adsorberelements abgeschätzt.
Für den Stratisorp-Zyklus ist außerdem der thermische Schichtspeicher entscheidend. Speicher

mit temperaturabhängigen Be-und Entladeeinrichtungen befinden sich noch in der Entwicklung,
zumindest für die hier benötigten Kapazitäten und Massenströme. Zur Abbildung der unerwünschten
konvektiven Vermischung im Speicher wurde ein eindimensionales Modell erstellt und die maximale
Vermischung an Ergebnisse aus numerischen Strömungsimulationen angepasst. Dieses Modell und
einige thermodynamische Grenzfälle der Vermischung wurden für die Simulationen verwendet.
Eine umfassende Parametervariation zeigt die Sensitivitäten relevanter Modellparameter für

verschiedene Lastfälle und Konfigurationen, besonders in Hinblick auf Adsorber und Schichtspeicher.
Stratisorp-Systeme mit Thermoöl als Wärmeträgerfluid, einem Li-Y-Zeolithen als Adsorbens

und Antriebstemperaturen von 200℃ führen zu einer Heizzahl (bzw. COP ) von bis zu 2.13 für
einen Temperaturhub von 26℃ zwischen Verdampfer und Kondensator. Niedertemperatursyste-
me mit Wasser als Wärmeträgerfluid und Antriebstemperaturen von rund 120℃ erreichen im
Stratisorp-Zyklus COP von bis zu 1.83, im Standard-Zyklus mit Rücklaufumschaltung von bis
zu 1.80. Niedertemperatursysteme eignen sich besonders für den Standard-Zyklus, da die COP
im relevanten Bereich im Mittel nur um rund 0.1 kleiner sind als im entsprechenden Stratisorp-
System. Für die Rücklaufumschaltung sind zwei Adsorber notwendig (die dann auch die Nutzleistung
verdoppeln), wohingegen beim Stratisorp-Zyklus nur ein Adsorber benötigt wird. Ohne optimale
Rücklaufumschaltung sinken die COP bei Niedertemperatursystemen um weitere 0.15 bis 0.25.

Nach der VDI-Richtlinie 4650-2 (2013) ergibt sich für ein Hochtemperatursystem im Stratisorp-
Zyklus eine Jahresheizzahl von 2.09, was deutlich über den Effizienzen konventioneller Systeme liegt.
Für ein Niedertemperatursystem mit dem Silico-Aluminophosphaten SAPO-34 ergibt sich im Stra-
tisorp-Zyklus eine Jahresheizzahl von 1.83. Für eine Zweiadsorbermaschine mit thermodynamisch
optimaler Rücklaufumschaltung geht sie auf 1.75 zurück.
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Abstract
This thesis deals with a novel thermodynamic cycle for adsorption heat pumps. By integrating a
stratified thermal storage in the cycle, the Stratisorp cycle allows for an improved internal recovery
of sensible and sorptive heat compared to conventional adsorption cycles. Correspondingly, the
required driving heat is reduced and the efficiency increases, e. g. for gas-fired heat pumps for
residential buildings.

For the thermodynamic analysis of adsorption cycles, two models have been developed. In both
models, detailed energetic and entropic analyses can be carried out. Furthermore, the heat capacity
of the adsorbent-adsorbate system has been consistently determined using a method developed
within the scope of this work, and the energetic and entropic balances of adsorption transitions as
well as the connection to Dubinin’s theory have been derived.

The stationary model is dedicated for estimating the potential of different adsorption pairs for
given external temperatures, using the Stratisorp cycle as well as conventional adsorption cycles.
In the transient model, heat and mass transport within the stratified thermal storage, the

adsorber, and the components is considered rigorously and resolved in time. Additionally, both
the adsorber and the storage are discretized along the main direction of flow of the heat transfer
fluid. Due to the detailed representation of all irreversibilities relevant for the application, the main
loss factors can be identified as well as assigned to specific sections of the processes and to specific
components. Thereby, cycle concepts, configurations, and systems can be compared and optimized.

The most important component of an adsorption heat pump is the adsorber (or are the adsorbers).
Novel high performance adsorbers based on metal fiber composites with in-situ crystallization of
adsorbent are highly appropriate for the Stratisorp cycle, since they allow for fast heat transfer
although the driving temperature differences are considerably lower than in conventional cycles.
Such adsorbers have not yet been realized in the form of prototypes. In the scope of this work, the
effective mass transfer coefficients have been determined by adaptation to more detailed models
and to experimental data. The effective heat transfer coefficients have been estimated by deriving
an average effective thickness and by using the geometry of a prototypical adsorber element.
Furthermore, for the Stratisorp cycle, the stratified thermal storage is crucial. Such a storage

system with temperature-dependent loading and unloading facilities is still under development, at
least for the capacities and the mass flows required for Stratisorp systems. For the consideration of
the undesirable convective mixing within the storage, a one-dimensional model has been created
and the maximum mixing has been estimated using results of numerical flow simulations. This
model and some thermodynamic limit cases for mixing have then been used for system simulations.
A comprehensive parameter variation shows the sensitivities of relevant parameters for several

load conditions and configurations, particularly with respect to the adsorber and the storage.
For systems with thermal oil as the heat transfer fluid, Li-Y zeolite as the adsorbent, and driving

temperatures of about 200℃, the Stratisorp cycle leads to coefficients of performance (COP ) for
the heating mode of up to 2.13 for a temperature lift of 26℃ between the evaporator and the
condenser. Systems with driving temperatures of about 120℃ using water as heat transfer fluid
reach COP of up to 1.83 for the Stratisorp cycle, and of up to 1.80 for the standard cycle with
optimal switching of returns. Low temperature systems are especially suited for the standard cycle,
since the COP are on average only about 0.1 smaller than for corresponding Stratisorp systems for
the relevant range. For switching of returns, two adsorbers are required (which double the heating
power also), whereby the Stratisorp system requires only one adsorber. By omitting the optimal
switching of returns, the COP of the two-bed low temperature system drop by another 0.15 to 0.25.
Following the VDI guideline 4650-2 (2013), a high temperature system based on the Stratisorp

cycle leads to a seasonal performance factor of 2.09. This is considerably higher than the efficiencies
of conventional systems. For a low temperature system with the silicoaluminophosphate SAPO-34,
a seasonal performance factor of 1.83 can be reached for the Stratisorp cycle. For a two-bed machine
with optimal switching of returns, the COP drops to 1.75.
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1. Einführung1

1.1. Motivation und Potential
Zum Schutz des Klimas muss der globale Treibhausgasausstoß reduziert werden (IPCC 2013). Im Ge-
bäudesektor besteht ein großes Potential – bei Aufrechterhaltung des gewohnten Nutzungskomforts –
Energieverbrauch, Betriebskosten und auch CO2-Ausstoß der Heizungs- und Klimatisierungsanlagen
deutlich zu senken. Eine verbesserte Wärmedämmung, aber auch der Einsatz neuartiger, effizienterer
Heiz- und Kühlsysteme sind hier wesentliche Maßnahmen.

Elektrische Wärmepumpen tragen bei der Heizung von Gebäuden zur Einsparung von Primärener-
gie bei, haben jedoch einige spezifische Nachteile: Die elektrischen Netze werden zu Spitzenlastzeiten
im Winter zusätzlich belastet. Außerdem ist am frühen Morgen die Verfügbarkeit von erneuerba-
ren Energien limitiert, was den Bedarf an elektrischen oder thermischen Energiespeichern erhöht.
Schließlich geht die Jahresarbeitszahl von elektrischen Wärmepumpen bei höheren Heizungsvor-
lauftemperaturen und Umweltwärmequellen niedrigerer Temperatur, wie sie in modernisierten
Bestandsgebäuden häufig angetroffen werden, relativ schnell zurück.
Thermisch angetriebene Wärmepumpen sind hier eine interessante Alternative (Meunier 2004).

Sie benötigen aufgrund nur weniger bewegter Bauteile kaum Strom und sind leise, sie können in
KWK-Systeme integriert werden und haben aufgrund ihres Systemprinzips einen deutlich geringeren
Umweltwärmebedarf (je nach Effizienz ca. um 1/3 bis 2/3 reduziert). Bei Extrembedingungen ist
auch konventioneller Heizbetrieb möglich, da ein effizienter Brenner (Gas, Biomasse) zur Verfügung
steht und die Auswirkungen auf die Jahresheizzahl (dem Äquivalent zur Jahresarbeitszahl bei
elektrischen Wärmepumpen) gering sind. Schließlich kann in thermischen Wärmepumpen Wasser als
Arbeitsfluid eingesetzt werden. Damit besteht bei Leckagen oder am Ende des Lebenszyklus keine
Gefahr für Umwelt, Klima oder Ozonschicht. In elektrischen Wärmepumpen werden hingegen häufig
Arbeitsfluide wie fluorierte Kohlenwasserstoffe eingesetzt, die ein sehr hohes Treibhauspotential2
besitzen (Aguiar Peixoto et al. 2005).
Nachteile thermisch getriebener gegenüber elektrischer Wärmepumpen sind der niedrigere Ent-

wicklungsstand, eine geringere Marktverfügbarkeit sowie höhere Investitionskosten. Weiterhin kann
auf eine Feuerstätte im Haus nicht verzichtet werden. Damit rentieren sich diese Systeme tendenziell
für Gebäude, die nicht – wie Neubauten oder Passivhäuser – einen sehr geringen Heizbedarf haben.
Zieht man jedoch in Betracht, dass nach aktuellen Prognosen noch im Jahr 2050 ca. 80% der
Gebäude vor dem Jahr 2005 gebaut wurden (siehe z. B. Prognos AG und Öko-Institut e. V. 2009), so
ist ein großer Bedarf an Heizungsanlagen für modernisierte Bestandsgebäude erkennbar. Thermisch
angetriebene Wärmepumpen können hier einen wichtigen Beitrag leisten.

Heute sind erste entsprechende Systeme der großen Heizungsanlagenhersteller auf dem Markt oder
befinden sich kurz vor dem Markteintritt. Es besteht jedoch noch ein großes Optimierungspotential,
um diese Anlagen bezüglich ihrer energetischen und ökonomischen Effizienz zu verbessern. Neben der
Erhöhung der Jahresheizzahl stehen dabei Leistungsdichte, Systemintegration und Kosteneffizienz im
Mittelpunkt. Auch die weitere Berücksichtigung der besonderen Anforderungen im Gebäudebestand
sind sinnvoll.

1Bei diesem einführenden Kapitel handelt es sich um eine teilweise angepasste und überarbeitete, jedoch großteils
wortgleiche Version eines bereits veröffentlichten Artikels (Schwamberger und Schmidt 2012), den der Autor der
vorliegenden Arbeit verfasst hat.

2Englisch: global warming potential, kurz GWP
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1. Einführung

1.2. Adsorptionswärmepumpen und Wärmerückgewinnung
Bei einer Adsorptionswärmepumpe wird statt eines elektrischen Kompressors ein Adsorber („ther-
mischer“ Kompressor) zur Überwindung der Druckdifferenz zwischen Verdampfer und Kondensator
eingesetzt. Wie in einer elektrischen Wärmepumpe verdampft das Arbeitsfluid im Verdampfer und
nimmt dabei Umweltwärme qev auf, strömt dann jedoch nicht zum Kompressor, sondern durch ein
Ventil zum Adsorber. Unter Wärmeabgabe wird es an ein mikroporöses Material, das Adsorbens,
angelagert (adsorbiert, exotherm). Über ein Wärmeträgerfluid, das den Adsorber durchströmt, wird
der Adsorber gekühlt. In Abhängigkeit von den Temperaturen und den verwendeten Komponenten
und Materialien ist das Adsorbens nach einer bestimmten Zeit gesättigt. Jetzt schließt das Ventil
zum Verdampfer. Über das Wärmeträgerfluid wird der Adsorber nun geheizt, und das Ventil zum
Kondensator öffnet sich. Das Arbeitsfluid wird desorbiert (endotherm) und strömt in den Konden-
sator. Dort kondensiert es unter Wärmeabgabe (qcd), die zum Heizen verwendet wird. Danach folgt
wieder die Adsorptionsphase. Die Betriebsweise ist also instationär und periodisch.

Zwischen der Wärmemenge, die während der Adsorptionsphase am Adsorber frei wird und
derjenigen, die zur Regenerierung des Adsorbers benötigt wird, gibt es eine signifikante Über-
lappung. Dies bedeutet, dass ein Teil der im Adsorptionshalbzyklus freiwerdenden sensiblen und
möglicherweise auch der Adsorptionswärme während des Desorptionshalbzyklus anstatt von außen
zugeführter Antriebswärme eingesetzt werden könnte. Damit ergibt sich ein Potential einer internen
Wärmerückgewinnung, insbesondere für Hochtemperatursysteme mit einer Antriebstemperatur
von ungefähr 200℃. Bei den heute auf dem Markt befindlichen Wärmepumpen ist das Potential
geringer: Es handelt sich um Niedertemperatursysteme mit Antriebstemperaturen bis ca. 110℃,
bei denen Wasser als Wärmeträgerfluid verwendet wird. Bei höheren Temperaturen wird aufgrund
seines geringeren Dampfdrucks Thermoöl als Wärmeträgerfluid eingesetzt. Dabei müssen strengere
Sicherheitsanforderungen (Leckage) berücksichtigt werden, was die Kosten erhöht. Andererseits
können die Betriebskosten entsprechender Systeme durch ihre deutlich höhere Effizienz wesentlich
reduziert werden.
Die Wärmerückgewinnung hat direkte Auswirkungen auf die Effizienz, d. h. auf die Heizzahl

bzw. den Coefficient of Performance: COP = Qrj/Qreg. Dabei stellt Qrj die Nutzwärme und Qreg die
Antriebswärme dar. Kann nun ein großer Anteil der Adsorptionswärme während der Desorptions-
phase zur Regenerierung des Adsorbers (d. h. zur Desorption des Arbeitfluids) eingesetzt werden,
so sinkt die zuzuführende Antriebswärme Qht entsprechend, und der COP steigt. Herkömmliche
einstufige Adsorptionswärmepumpen nutzen dieses Potential nur zu relativ kleinen Anteilen aus,
was entsprechend niedrige COP zur Folge hat.

Das Funktionsprinzip einfacher Adsorptionswärmepumpen ist schon sehr lange bekannt (Critoph
2012). Seit den 80er Jahren des letzten Jahrhunderts wurden dann verschiedene Konzepte zur
Wärmerückgewinnung in Adsorptionswärmepumpen untersucht, deren technische Umsetzung sich
jedoch als schwierig herausstellte. Meist sind mehrere Adsorber und eine aufwändige Hydraulik
erforderlich. Daher konnte sich keines der Konzepte auf dem Markt durchsetzen. Im Folgenden
wird ein neuartiges Zyklenkonzept vorgestellt, mit dem große Anteile der Adsorptionswärme
zurückgewonnen werden können. Dennoch genügt für Kleinsysteme mit einer Heizleistung von 10
bis 20 kW ein relativ einfacher Systemaufbau mit nur einem Adsorber.

1.3. Beschreibung des Zyklenkonzepts Stratisorp
Der Stratisorp-Zyklus basiert auf der Integration eines thermischen Schichtspeichers in den Ad-
sorptionszyklus. Das Wärmeträgerfluid, das den Adsorber durchströmt, wird im Schichtspeicher
gleichzeitig auch als Speichermedium eingesetzt; damit entfällt ein Wärmeübertragungsvorgang.
Die thermische Schichtung bedeutet, dass – bei angepasster Betriebsweise – der Temperaturverlauf
im Speicher von unten nach oben stets monoton steigend ist. Dabei wird ausgenützt, dass die
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1.3. Beschreibung des Zyklenkonzepts Stratisorp

Temperaturabhängigkeit der Fluiddichte für eine Unterdrückung von Mischungsvorgängen sorgt
(Auftriebskräfte).

Über eine konzentrische Ladelanze (Abbildung 1.1) kann Fluid in den zylindrischen Speicher
eingeschichtet werden, d. h. das einströmende Fluid verlässt die passive Ladelanze genau in dem
Höhenbereich, in dem das einströmende Fluid dieselbe Temperatur hat wie das schon in der
entsprechenden Speicherschicht vorhandene. Die hütchenförmigen Öffnungen der Lanze dienen
zum Abbau des Fluideinströmimpulses. Zur Extraktion von Fluid einer bestimmten Temperatur
dienen eine feste Anzahl von über die Höhe verteilten Entnahmeringen, die über ein Mehrwegeventil
selektiert werden können.
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(a) Adsorption: Adsorber wird gekühlt
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(b) Desorption: Adsorber wird geheizt

Abbildung 1.1.: Systemschemata des Stratisorp-Systems. In (a) und (b) befindet sich jeweils rechts
die Vakuumkammer mit Adsorber, Verdampfer und Kondensator, links der hy-
draulisch angebundene Schichtspeicher. Rückkühlung und Kondensator liefern
zusammen die Nutzwärme für die Heizung. Die verwendeten Farben symbolisieren
die Fluidtemperaturen, die schwarzen Ellipsen die selektierten Entnahmeringe.

Befindet sich das Stratisorp-System nun z. B. in der Adsorptionsphase (Abbildung 1.1a), so wird
Fluid mit einer gegenüber dem Adsorber geringeren Temperatur mittels eines Entnahmerings aus
dem Speicher gepumpt. Damit wird der Adsorber gekühlt, das Fluid erwärmt sich entsprechend.
Das in den Speicher zurückströmende Fluid verlässt nun die Ladelanze temperaturabhängig bei
einer etwas größeren Höhe, als es zuvor entnommen wurde. Umgekehrt wird das Fluid in der
Desorptionsphase (Abbildung 1.1b, Adsorber wird geheizt) mittels eines Entnahmerings, der sich
oberhalb des Bereichs befindet, in dem das Fluid durch die Ladelanze eingeschichtet wird, extrahiert.

Auf diese Weise kann das System mit einer kleinen treibenden Temperaturdifferenz zwischen Fluid
und Adsorber betrieben werden. Die Verluste bei der Wärmerückgewinnung bleiben damit relativ
klein, und die Effizienz des Zyklus erhöht sich. Daneben sind freilich auch die Speicherverluste zu
berücksichtigen: Dazu gehören sowohl Wärmeverluste an die Umgebung als auch Vermischungseffekte
(Konvektion und Konduktion) innerhalb des Fluids.

Schließlich erkennt man in Abbildung 1.1, dass eine Wärmequelle (gespeist von einem Gasbrenner,
qht) und eine Wärmesenke (Rückkühlung, ergibt zusammen mit der Kondensationswärme die
Nutzwärme für die Heizung qrj = qcl + qcd) in den Schichtspeicher integriert sind. Dies ermöglicht
die Pufferung von Antriebswärme und Heizwärme im Stratisorp-Speicher. Außerdem vereinfacht
sich die hydraulische Verschaltung. Heizer und Kühler dienen dazu, die Antriebswärme zu- bzw. die
nicht mehr zur Desorption verwendbare Wärme bei mittleren Temperaturen abzuführen. Durch
die Wärmerückgewinnung erhöhen bzw. erniedrigen sich die entropischen Mitteltemperaturen der
Wärmezu- bzw. -abfuhr, der Zyklus wird im thermodynamischen Sinne „carnotisiert“.

Der Zyklus lässt sich – wie prinzipiell jeder Wärmepumpenzyklus – auch in einer Kältemaschine
einsetzen, etwa für die solare Kühlung. In dieser Arbeit wird der Stratisorp-Zyklus sowohl im
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Heiz- als auch im Kühlfall für verschiedene Systemvarianten und Betriebsbedingungen mit zwei
verschiedenen Modellen untersucht.
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2. Theoretische Grundlagen

2.1. Einführung in die Adsorption
2.1.1. Physikalische Beschreibung und wichtige Adsorbentien
Im thermodynamischen Gleichgewicht wird an der Oberfläche von Festkörpern oder Flüssigkei-
ten eine (relativ zum restlichen verfügbaren Volumen) erhöhte Konzentration an Gasmolekülen
beobachtet. Den Anlagerungsvorgang von Gasmolekülen an die Oberfläche einer nichtflüchtigen
Phase1 nennt man Adsorption. Umgekehrt bezeichnet man den Ablösevorgang, bei dem Gasmoleküle
die Oberfläche verlassen und in das freie Volumen übergehen, als Desorption. Die nichtflüchtige
Komponente wird Adsorbens, die kondensierte bzw. adsorbierte Komponente Adsorbat genannt.
Die adsorbierbare Komponente in der Gasphase wird auch als Adsorptiv bezeichnet. Die für die
Anreicherung an die Oberfläche verantwortlichen Kräfte können chemischen und physikalischen
Ursprungs sein. Gehen die Gasmoleküle im Prinzip chemische Bindungen mit den Molekülen an der
Oberfläche der nichtflüchtigen Phase ein, so spricht man von Chemisorption. Bei der Physisorption
verursachen intermolekulare Kräfte, Van-der-Waals-Kräfte und Dipol-Dipol-Wechselwirkungen, eine
Anziehung der Gasmoleküle.

Technisch relevante Adsorbentien sind meist mikroporös, da die spezifischen inneren Oberflächen
im Vergleich zu planaren Adsorbentien um ein Vielfaches größer sind. Entsprechend sind die
maximal erreichbaren Beladungen für mikroporöse Adsorbentien wie Aktivkohlen und den in dieser
Arbeit betrachteten Zeolithen und Silicagelen deutlich höher. In der Folge verringert sich nicht nur
der Platzbedarf der technischen Systeme, sondern auch deren Energiebedarf: Wärmeübertrager,
mit denen Desorptions- und freiwerdende Adsorptionswärme zu- bzw. abgeführt werden, können
kompakter und aufgrund ihrer verringerten Wärmekapazität effizienter ausgeführt werden.2 Die
Porosität der Adsorbentien wird nach der IUPAC3 anhand der Porengröße klassifiziert. Dabei werden
Mikro- (Durchmesser bzw. Porenbreite < 2 nm), Meso- (zwischen 2 und 50 nm) und Makroporen (>
50 nm) unterschieden (Rouquerol et al. 1994, S. 1745). Wichtige Vertreter mikroporöser Adsorbentien
sind Silicagele und Zeolithe, die in dieser Arbeit betrachtet werden (eine Übersicht zu wichtigen
Adsorbensklassen und zur Anpassung an die jeweilige Anwendung sowie entsprechende Referenzen
finden sich beispielsweise in E.-P. Ng und Mintova 2008; und S. K. Henninger, Schmidt und Henning
2010).

Silicagele sind mikroporöse Kieselsäuren und bestehen aus amorphem Siliciumdioxid SiO2 so-
wie zu einem geringen Anteil aus Hydoxylgruppen. Bei der Synthese von Silicagelen kann ihre
genaue Struktur variiert und den technischen Anforderungen angepasst werden. Oberflächennahe
Hydroxylgruppen sorgen für teilweise polarisierte Adsorptionsplätze, sodass polare Gasmoleküle
bevorzugt adsorbiert werden. Silicagele sind – sofern nicht andere Stoffe zugesetzt werden – ungiftig
und bieten eine hohe Aufnahmekapazität für Wasserdampf, was sie als technische Adsorbentien
attraktiv macht (Ruthven 1984, S. 5 ff).
Zeolithe sind natürlich vorkommende oder künstlich hergestellte poröse Kristallstrukturen, die

aus AlO4
−- und SiO4-Tetraedern aufgebaut sind. Zum Ausgleich der negativen Ladung der AlO4

−-
Tetraeder werden Kationen in das Gitter eingebaut, etwa Na+ wie beispielsweise bei Zeolith 13X. Die
Verbindung dieser tetraedrischen Elemente erfolgt auf mehrere Arten über gemeinsame Sauerstoffa-

1In dieser Arbeit wird ausschließlich die Adsorption an Festkörpern betrachtet.
2Ein Wärmeübertrager mit angekoppelten Adsorbens wird hier als Adsorber bezeichnet.
3International Union of Pure and Applied Chemistry
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tome. Dabei entstehen erneut regelmäßige Elemente, die sich schließlich zu einer Gesamtstruktur
zusammenfügen. Zeolithe werden auch als Aluminosilikate bezeichnet. Ihre Regelmäßigkeit un-
terscheidet die Zeolithe von anderen mikroporösen Adsorbentien (Ruthven 1984, S. 9 ff). Die
resultierende geringe Heterogenität der Adsorptionsplätze hat Auswirkungen auf ihre Adsorpti-
onseigenschaften, beispielsweise auf den Verlauf der Adsorptionsisothermen. Sie sind ungiftig und
bieten üblicherweise eine noch höhere Aufnahmekapazität für Wasserdampf als Silicagele, benötigen
jedoch meist höhere Temperaturen zur Desorption.

Bei den hier betrachteten Stoffpaaren aus Adsorbat und Adsorbens handelt es sich um Physisorp-
tion, die im Folgenden daher auch ausschließlich behandelt wird. In diesem Falle wird häufig die
vereinfachende Annahme getroffen, dass sich die thermodynamischen Eigenschaften des Adsorbens
durch die Anwesenheit der adsorbierten Gasmoleküle nicht verändern. Das Adsorbens wird also als
inert angesehen. Weiterhin wird im Rahmen dieser Arbeit nur die einkomponentige Adsorption
untersucht. Viele der Gleichungen lassen sich aber auf einfache Weise auf mehrkomponentige
Adsorption erweitern.

2.1.2. Phasen, Homogenität und Freiheitsgrade
Das Adsorbat wird häufig auch als adsorbierte Phase bezeichnet, obwohl es kein homogenes System
im Sinne der Thermodynamik darstellt. So sind die adsorbierten Moleküle verschieden stark an
die Oberfläche des Festkörpers gebunden, da die Umgebungen der Adsorptionsplätze auf moleku-
larer Ebene ebenso unterschiedlich strukturiert sind. Zusätzlich beeinflusst die adsorbierte Phase
zumindest (auch im Falle eines inerten Adsorbens) das chemische Potential des Adsorbens. Eine
homogene Skalierung des Gesamtsystems aus Adsorbens und Adsorbat kann dennoch durchgeführt
werden, indem dem vorhandenen System quasistationär und in den gleichen Anteilen wie zuvor
Adsorbens und (gebundenes) Adsorbat hinzugefügt wird. Die Eigenschaften des hinzugefügten
Adsorbens müssen dabei denen des schon vorhandenen entsprechen.

Aus der Gibbs-Duhem-Gleichung kann die Gibbsche Phasenregel abgeleitet werden (Guggenheim
1959, S. 231). Ohne Betrachtung einer Grenzflächenphase lautet die Gibbsche Phasenregel allgemein

Ph + Fr = Co + 2 , (2.1)

wobei Ph die Anzahl der Phasen, Fr die Anzahl der Freiheitsgrade und Co die Anzahl der chemisch
verschiedenen Substanzen bzw. der Komponenten bezeichnet. Für eine feste und eine gasförmige
Phase (Ph = 2) sowie zwei Komponenten (Gas und Feststoff, Co = 2) ergibt sich daraus bei
Nichtberücksichtigung der adsorbierten Phase für die Anzahl der Freiheitsgrade Fr = 2.

Für Adsorptionssysteme muss die Gibbsche Phasenregel erweitert werden (Ross und Olivier 1964,
S. 2), da die adsorbierten Phasen Grenzflächenphasen darstellen. Die Phasenregel lautet dann bei
Berücksichtigung einer Grenzflächenphase

Ph + Fr = Co + 2 + In = Co + 3 , (2.2)

wobei In die Anzahl der Grenzflächenphasen bezeichnet.
Betrachtet man nun das System aus Adsorbens und Adsorbat für den einfachsten Fall mit nur

einer adsorbierbaren Komponente, so erhält man mit Co = 2 (Adsorbens und Adsorbat) und mit
Ph = 2 (eine feste und eine adsorbierte Phase, in Abwesenheit einer Gasphase) für die Freiheitsgrade
des Systems

Fr = Co + 2 + In − Ph = 2 + 2 + 1− 2 = 3 . (2.3)

Dabei spielt es für die Anzahl der Freiheitsgrade keine Rolle, dass sowohl die feste als auch die
adsorbierte Phase jeweils nur eine Substanz enthält, also beispielsweise keine Adsorbensteilchen
in der adsorbierten Phase vorhanden sind. Liegen nämlich reine Phasen aus nur einer Substanz
vor, so reduziert sich zwar die Zahl der freien Variablen (die Konzentration des Adsorbens in der
adsorbierten Phase verschwindet), andererseits entfällt jedoch auch eine Bedingung (die chemischen
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Potentiale des Adsorbens im fest- und im gasförmigen Zustand müssten sich entsprechen). In diesem
Fall können beispielsweise die drei Variablen Temperatur T , Druck P und adsorbierte Stoffmenge
na frei gewählt werden.

Wird das Adsorbens als inert angesehen und betrachtet man nur noch die adsorbierte Phase, so
ergeben sich die Freiheitsgrade des Systems mit Co = Ph = 1 wieder zu

Fr = Co + 2 + In − Ph = 1 + 2 + 1− 1 = 3 . (2.4)

Betrachtet man nun zusätzlich die Gasphase, die nur Adsorptivmoleküle enthält und mit dem
Adsorbat im Phasengleichgewicht steht, so gilt nun Ph = 3 und weiterhin Co = 2, und man erhält

Fr = Co + 2 + In − Ph = 2 + 2 + 1− 3 = 2 . (2.5)

Damit können im Gleichgewicht mit der reinen Gasphase nur noch zwei Variablen frei gewählt
werden, etwa Temperatur T und Gleichgewichtsdruck (Dampfdruck) p. In diesem Fall liegt dann
die adsorbierte Stoffmenge bereits fest, es gilt also

na = na(p, T ) . (2.6)

Sind nun in Experimenten einfach zugängliche Adsorptionsisothermen für verschiedene Tempe-
raturen na,T (p) bekannt, so ist das Adsorptionsgleichgewicht für den zugehörigen Druck- und
Temperaturbereich eindeutig bestimmt. Aus diesen Daten lassen sich numerisch auch die Adsorpti-
onsisosteren4 bestimmen, über die das Gleichgewicht ebenfalls eindeutig festgelegt ist, zusätzlich
aber die Berechnung der Adsorptionsenthalpien über die Clausius-Clapeyron-Gleichung besonders
einfach ist (siehe (2.29)). Auch Adsorptionsisobaren sind experimentell leichter zugänglich als
-isosteren und können ebenfalls zur experimentellen Bestimmung der Gleichgewichte herangezogen
werden.

2.2. Thermodynamische Betrachtung des Stoffsystems
bestehend aus Adsorbens und Adsorbat

Das Adsorbens (bzw. dessen Oberfläche) und der adsorbierte Stoff kann (Hill 1950, S. 246) als
ein thermodynamisches System mit zwei Komponenten beschrieben werden. Eine zugehörige
physikalische Größe f heißt homogen vom Grad k = 0 oder k = 1, wenn gilt

f(αx1, . . . , αxn) = αkf(x1, . . . , xn) , (2.7)

wobei x1, . . . , xn die physikalischen Größen bezeichnen, von denen f abhängt, und α eine positive
reelle Zahl ist. Für eine solche Funktion f gilt der Eulersche Satz für positiv homogene Funktionen:

n∑
i=1

(
∂f

∂xi

)
{xj 6=i}

xi = kf(x1, . . . , xn) . (2.8)

Vergrößert man die Oberfläche oder das mikroporöse, adsorptionsaktive Volumen des Adsorbens
sowie die Menge des adsorbierten Stoffs (des Adsorbats) im gleichen Verhältnis zur jeweiligen
Ausgangsmenge, so nehmen die extensiven thermodynamischen Größen entsprechend zu. Die
extensiven Größen entsprechen also positiv homogenen Funktionen vom Grad k = 1 (siehe (2.7)).
Andererseits bleiben die intensiven Größen bei einer Systemvergrößerung invariant, sind also positiv
homogene Funktionen vom Grad k = 0 (siehe (2.7)).

4Isoster bezeichnet im Zusammenhang mit der Adsorption die konstante (spezifische) Beladung eines Adsorbens.
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2.2.1. Ableitung der thermodynamischen Potentiale
Aus der klassischen Thermodynamik für chemische Lösungen erhält man dann die übliche Beziehung
für die differentielle innere Energie dU dieses zweikomponentigen Systems:

dU = TdS − PdV + µadna + µsdns . (2.9)

Dabei ist P der hydrostatische Druck, der sowohl den Gleichgewichtsdruck des adsorbierbaren
Gases, d. h. des Adsorptivs, als auch den Partialdruck eines weiteren, nicht adsorptionsaktiven (d. h.
adsorptionsinerten) Gases, umfasst.5 Kinetische und potentielle Energieanteile werden vernachlässigt,
daher gilt E = U , die Gesamtenergie E ist also gleich der inneren Energie U . Eine Änderung dns
in (2.9) darf nur mit Adsorbens derselben Art und Konfiguration, z. B. in Bezug auf das spezifische
adsorptionsaktive Volumen oder auf die spezifische Oberfläche, erfolgen (Hill 1950, S. 247; Clark
1970, S. 5). Diese Form entspricht derjenigen einer binären chemischen Lösung und ist völlig
symmetrisch in den beiden Konstituenten Adsorbens und Adsorbat. Im nächsten Schritt folgt der
Übergang zu einer asymmetrischen Darstellung, die in der thermodynamischen Beschreibung der
Adsorption üblich ist. Sie bietet den Vorteil, dass das Adsorbat hierbei als abgespaltene, jedoch
inhomogene Phase (Hill 1949, S. 530) mit speziellen Eigenschaften behandelt werden kann.

Für das trockene, komplett desorbierte Adsorbens, d. h. in Abwesenheit von adsorbierten Molekü-
len, berechnet sich das Differential der inneren Energie wie für den Reinstoff zu

dU0
s = TdS0

s + PdV 0
s + µ0

sdns . (2.10)

In Anwesenheit von adsorbierten Teilchen ändert sich das chemische Potential des Adsorbens
(Myers 2002). Führt man für diese Abweichung des chemischen Potentials des Adsorbens die Größe
−Φ ≡ µs − µ0

s ein, sowie zusätzlich die Größen Ua ≡ U − U0
s , Sa ≡ S − S0

a , und Va ≡ V − V 0
a ein,

so folgt aus der Subtraktion von (2.10) von (2.9)

dUa = TdSa − PdVa + µadna − Φdns . (2.11)

Ist das Adsorbens inert, so sind die beiden Komponenten Adsorbens und Adsorbat bis auf die
Wechselwirkungsenergie mittels Gleichung (2.11) separierbar. Das Adsorbat kann damit quasi wie
ein Einkomponentensystem (Hill 1949, 1950; Young und Crowell 1962) mit dem zusätzlichen Term
−Φdns behandelt werden. Die gerade eingeführten Größen Ua, Va und Sa entsprechen dann gerade
der inneren Energie, dem Volumen und der Entropie des Adsorbats (siehe Clark 1970, S. 5). Die
Wechselwirkungsenergie zwischen Adsorbens und Adsorbat verbleibt in Ea, wird also dem Adsorbat
zugerechnet. Die Differenz der chemischen Potentiale Φ wiederum stellt die stoffmengenbezogene
Energieänderung des Adsorbens aufgrund der Anwesenheit des Adsorbats dar. Bei nichtporösen,
planaren Adsorbentien kann diese durch das Adsorbat verursachte Energieänderung auf einen
zweidimensionalen Spreizdruck φ zurückgeführt werden, den das Adsorbat auf das Adsorbens
bewirkt. Dabei wird die zugehörige Fläche als proportional zu ns angesehen. Es folgt

− Φdns ≡ −φdA , (2.12)

wobei A die zugehörige (Ober-)Fläche bezeichnet. Bei mikroporösen Adsorbentien muss das Konzept
einer planaren Oberfläche A aufgegeben werden (Hill 1949, S. 522, 1950, S. 255). Eine Verallgemei-
nerung auf einen in mikroporösen Adsorbentien auftretenden dreidimensionalen Spreizdruck findet
man bei Ruthven (1984, S. 65 f).
Im Falle eines nicht-inerten Adsorbens müssen dessen durch die Anwesenheit des Adsorbats

veränderten physikalische Eigenschaften berücksichtigt werden. Diese Änderungen verbleiben
implizit ebenfalls in den Größen Ua, Sa und Va, die nun nicht mehr nur das Adsorbat beschreiben.
Gleichung (2.11) ist damit weiterhin gültig, beschreibt jedoch nicht mehr das separierte Adsorbat,

5Ebenso denkbar ist ein hypothetischer Kolben (Hill 1950, S. 247).
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sondern ein effektives Residualsystem, dass neben dem differentiellen Verhalten des Adsorbats auch
die nicht separierbaren Änderungen des Adsorbens umfasst. Eine Interpretation ist in diesem Fall
schwierig. Dies gilt besonders im Vergleich mit statistischen Modellen, bei denen das Adsorbens
– möglicherweise abweichend von den experimentellen Begebenheiten – als inert angenommen
wird. Die Verwendung von (2.11) für thermodynamische Zwecke ist hingegen nicht eingeschränkt
(Young und Crowell 1962, S. 67), bietet dann jedoch gegenüber der Verwendung der physikalischen
Größen des Gesamtsystems weniger interpretatorische oder analytische Vorteile (Hill 1952, S. 245).
Allgemein ist bei der Physisorption die Annahme eines inerten Adsorbens meist gerechtfertigt
(ibid., S. 245). Zum wichtigen Speziallfall von mikroporösen Adsorbentien gibt es unterschiedliche
Ansichten, inwiefern das Adsorbens als inert angenähert werden kann (Berezin, Kiselev und Sinitsyn
1973; Dubinin 1975; Myers 2002; Ruthven 1984).

Nach dem Eulerschen Satz über positiv homogene Funktionen (siehe (2.8)) gilt mit dem Grad
k = 1

Ua = TSa − PVa + µana − Φns . (2.13)

Werden wie üblich die Enthalpie H und die Gibbs-Energie G als Legendre-Transformierte

Ha ≡ Ua −
(
∂Ua
∂Va

)
Sa

Va = Ua + PVa (2.14)

und Ga ≡ Ua −
(
∂U

∂Sa

)
Va

Sa −
(
∂Ua
∂Va

)
Sa

Va = Ua − TSa + PVa (2.15)

eingeführt, so lauten die zugehörigen Differentiale

dHa = TdSa + VadP + µadna − Φdns (2.16)
und dGa = −SadT + VadP + µadna − Φdns . (2.17)

Mittels des Eulerschen Satzes (2.8) erhält man ebenfalls für k = 1 die integrierte Form der Gibbs-
Energie

Ga = µana − Φns . (2.18)

Für das Differential des chemischen Potentials des Adsorbats µa gilt allgemein

dµa =
(
∂µa
∂T

)
P,na,ns

dT +
(
∂µa
∂P

)
T,na,ns

dP +
(
∂µa
∂na

)
T,P,ns

dna +
(
∂µa
∂ns

)
T,P,na

dns . (2.19)

Da das chemische Potential µa eine intensive Größe ist, kann es nicht direkt von den extensiven
Variablen na und ns abhängen; wohl jedoch von den intensiven Verhältnissen zweier extensiver
Größen na/n und ns/n, wobei n ≡ ns + na. Berücksichtigt man nun, dass sich eine intensive Größe
(d. h. eine homogene Funktion vom Grad k = 0) bei einer Größenänderung des Gesamtsystems –
d. h. bei einer Änderung von n – invariant verhält, so folgt wegen n = na + ns, dass das chemische
Potential des Adsorbats µa schon bei Kenntnis nur eines der beiden Verhältnisse eindeutig bestimmt
werden kann.

Zur einfacheren Darstellung verwendet man statt des Verhältnisses na/n die intensive Größe
Γ ≡ na/ns. Damit folgt mit µa = (∂Ga/∂na)P,T,ns

für (2.19) (Hill 1950, S. 247, 1952, S. 249)

dµa =
(
∂2Ga
∂T∂na

)
P,ns

dT +
(
∂2Ga
∂P∂na

)
T,ns

dP +
(
∂µa
∂na

)
T,P,ns

dna +
(
∂µa
∂ns

)
T,P,na

dns

= −sa dT + va dP +
(
∂µa
∂Γ

)
T,P

dΓ , (2.20)
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da (
∂2Ga
∂T∂na

)
P,ns

=−
(
∂Sa
∂na

)
P,T,ns

≡ −sa (2.21)

und (
∂2Ga
∂P∂na

)
T,ns

=
(
∂Va
∂na

)
P,T,ns

≡ va . (2.22)

Dabei bezeichnen sa und va die partiell molare Entropie bzw. das partiell molare Volumen. Das
chemische Potential der adsorbierten Phase µa ist also nur abhängig von der adsorbierten Stoff-
menge pro Menge Adsorbens Γ . Eine anschauliche Erklärung ist, das sich im Allgemeinen – unter
Vernachlässigung von Effekten wie der Kapillarkondensation – die mittlere Bindungsenergie der
noch freien Adsorptionsplätze mit zunehmender adsorbierter Stoffmenge na pro Menge Adsorbens
verringert. Die molare Größe entspricht für die Gibbs-Energie des Adsorbats Ga nicht der partiell
molaren: (

∂Ga
∂na

)
T,P,ns

≡ ga ≡ µa =
(
∂(naga)
∂na

)
T,P,ns

= na

(
∂ga
∂na

)
T,P,ns

+ ga . (2.23)

Dies erklärt sich auch damit, dass die Gibbs-Energie des Adsorbats Ga(T, P, na, ns), dargestellt
in ihren natürlichen Variablen P , T , na und ns, nicht nur von der Stoffmenge des Adsorbats na,
sondern auch von einer weiteren extensiven Größe abhängt, namentlich von ns. Damit sind in
diesem Fall die zugehörigen partiell molaren Größen im Allgemeinen verschieden von den molaren
Größen (Clark 1970, S. 11), weil neben den intensiven Variablen P und T die extensive Variable ns
festgehalten werden muss. Erst der Wechsel zum thermodynamischen Potential F (T, P, Φ, na) ≡
E − TS + PV + Φns = G + Φns mit dem Übergang zu einer dritten intensiven Variablen Φ
(Everett 1950; Young und Crowell 1962, S. 68), resultiert in der Gleichheit der partiell molaren
mit den molaren Größen. Leider ist die Änderung des chemischen Potentials des Adsorbens
Φ = µ0

s − µs bzw. der Spreizdruck φ nur schwer zu kontrollieren und zusätzlich die Verwendung bei
mikroporösen Adsorbentien umstritten (Myers 2002). Hier ist die Adsorbensmasse ns die relevantere
und experimentell leichter zugängliche Größe.

2.2.2. Phasengleichgewicht und isostere Adsorptionsenthalpie
Betrachtet man nun Änderungen, bei denen die Stoffmenge in der adsorbierten Phase und auch die in
der Gasphase bezogen auf die Adsorbensmenge konstant bleiben (dΓ = d(na/ns) = −d(ng/ns) = 0),
so ergibt sich

dµa = −sadT + vadP . (2.24)

Dies bedeutet natürlich im wichtigen Spezialfall einer unveränderlichen Adsorbensmenge auch eine
konstante Menge an Adsorbat, d. h. eine isostere Zustandsänderung.
Für das Adsorptiv bzw. die Gasphase ergibt die Gibbsche Phasenregel (2.1) mit Ph = 1 und

Co = 1 dann Fr = 2 + Co − Ph = 2 Freiheitsgrade. Damit berechnet sich das chemische Potential
der Gasphase wie üblich zu

dµg = −sgdT + vgdP , (2.25)

wobei sg ≡ Sg/ng = (∂Sg/∂ng)P,T ≡ sg und vg ≡ Vg/ng = (∂Vg/∂ng)P,T ≡ vg.
Im Phasengleichgewicht entsprechen sich die chemischen Potentiale von Gas und Adsorbat

µa = µg. Damit ist

hg − Tsg = µg = µa = ha − Tsa (2.26)
⇒ ∆ha←g ≡ hg − ha = T (sg − sa) (2.27)
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und entlang der Phasengrenzlinie gilt darüber hinaus

d(µa − µg) = 0 ⇔ dµa = dµg . (2.28)

Aus (2.28) sowie (2.24) und (2.25) ergibt sich im thermodynamischen Gleichgewicht beim Gleichge-
wichtsdruck P = p die Clausius-Clapeyron-Gleichung äquivalent wie bei einem Phasengleichgewicht
zwischen einer Flüssigkeit und dem zugehörigen Dampf(

∂p

∂T

)
Γ

= sg − sa
vg − va

= hg − ha
T (vg − va) = ∆ha←g

T (vg − va) ≡
qst

T (vg − va) . (2.29)

Hierbei wird die differentielle (partiell molare) Größe ∆ha←g = qst als die isostere Adsorptionsent-
halpie bzw. -wärme bezeichnet. Das Attribut isoster erklärt sich aus der Ableitung der Größe: Bei
einer festen Adsorbensmenge reicht es in (2.29) aus, anstatt des Verhältnisses Γ = na/ns oder der
Beladung x = ma/mads nur die adsorbierte Stoffmenge na konstant zu halten. Diese Namenswahl
kann jedoch als nicht besonders günstig angesehen werden, da der Übergang auch einer infinitesimal
kleinen Stoffmenge von der Gas- in die adsorbierte Phase in der Realität natürlich nicht innerhalb
eines isosteren Prozesses erfolgen kann. Um zumindest Γ konstant zu halten, müsste sich die
Adsorbensmenge gleichzeitig (homogen) vergrößern. Die Bezeichnung basiert jedoch nur auf der
(theoretischen und isosteren) Bestimmung der Enthalpiedifferenz.

Eine Vernachlässigung des spezifischen Adsorbatvolumens ist wegen vg � va meist zulässig,
insbesondere bei den typischerweise bei Wärmetransformationsanwendungen auftretenden sehr
niedrigen Drücken von ein bis zwei Größenordnungen unter Normaldruck:(

∂p

∂T

)
Γ

≡ qst
T (vg − va) ≈

qst
Tvg

. (2.30)

Setzt man neben einem verschwindendem Adsorbatvolumen weiterhin das Verhalten eines idealen
Gases mit pv = RT voraus, so erhält man schließlich(

∂p

∂T

)
Γ

= p
qst
RT 2 ⇔

(
∂ ln p
∂(1/T )

)
Γ

= −qst
R

. (2.31)

Folglich kann die isostere Adsorptionsenthalpie qst mittels (2.31) direkt aus dem Verlauf einer
isosteren Phasengrenzlinie (∂p/∂T )Γ bestimmt werden. Sie hängt von der bereits adsorbierten
Stoffmenge ab, und nimmt im Allgemeinen mit zunehmender bereits adsorbierter Stoffmenge ab.

Die (differentielle) isostere Adsorptionsenthalpie bezeichnet diejenige Wärme, die während eines
isothermen und isobaren (jedoch nicht isosteren) Phasenübergangs bei der Adsorption einer infinite-
simal kleinen Gasmenge frei wird. Im hier betrachteten isothermen Fall wird diese Wärmemenge an
das umgebende Wärmebad konstanter Temperatur abgegeben. Um dies zu zeigen, führt man die
molaren Größen ua ≡ Ua/na, va ≡ Va/na, ug ≡ Ug/ng = ug(T, P ) und vg ≡ Vg/ng = vg(T, P ) ein.
Damit gilt bei einem isothermen, isobaren Prozess dug = dvg = 0. Sei weiterhin zur einfacheren
Darstellung die Menge des Adsorbens konstant, d. h. dns = 0. Dann ist die Abhängigkeit von
der Stoffmenge na der einzige verbleibende Freiheitsgrad von ua und va. Schließlich gilt noch
dng = −dna. Der erste Hauptsatz der Thermodynamik lautet nun

δQ = PdV + dU

= P (ngdvg + vgdng + nadva + vadna) + (ngdug + ugdng + nadua + uadna)
= P (vg − va)dng + (ug − ua)dng + na(dua + Pdva)

=
(
ug + Pvg − (ua + Pva)

)
dng + na

[(
∂ua
∂na

)
ns,T,P

+ P

(
∂va
∂na

)
ns,T,P

]
dna

=
[
hg − ha − na

(
∂ha
∂na

)
ns,T,P

]
dng =

[
hg −

(
∂Ha
∂na

)
P,T,ns

]
dng ≡ qstdng , (2.32)

wobei die molaren Größen Ha ≡ naha und Hg ≡ nghg verwendet wurden.
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2.2.3. Zusammenhang mit dem differentiellen Adsorptionspotential nach
Polanyi

Eine weitere Möglichkeit (Dubinin und Astakhov 1971) zur Berechnung der isosteren Adsorptions-
enthalpie qst basiert auf dem von Polanyi (1916) eingeführten differentiellen Adsorptionspotential
A:

A(T, p) ≡ RT ln psat(T )
p

. (2.33)

Dabei bezeichnet p den Gleichgewichtsdruck der Adsorption und psat(T ) den Sättigungsdampfdruck
zur Temperatur T . Im Phasengleichgewicht entsprechen sich die chemischen Potentiale. Damit gilt
im Adsorptionsgleichgewicht

µa(T, p) = µg(T, p) (2.34)

mit dem Gleichgewichtsdruck p. Im Gleichgewicht zwischen Flüssigkeit und dem korrespondierendem
Dampf ist entsprechend

µlq(T, psat(T )) = µg(T, psat(T )) (2.35)

mit dem Sättigungsdampfdruck psat(T ) zur Temperatur T . Weiterhin gilt entsprechend auch
gg(T, p) = ga(T, p) sowie gg(T, psat(T )) = glq(T, psat(T )).

Der Wert des Adsorptionspotentials entspricht der Änderung ∆gg der molaren Gibbs-Energie bzw.
des chemischen Potentials eines idealen Gases bei einer Druckänderung vom Gleichgewichtsdruck
der Adsorption p zum Sättigungsdampfdruck psat(T ) bezogen auf eine flüssige Phase, jeweils bei
isothermer Prozessführung:

∆gg = gg(T, psat(T ))− gg(T, p) =
∫ gg(T,psat)

gg(T,p)
dgg =

∫ psat

p

vg dp
′

=
∫ psat

p

RT

p′
dp′ = RT ln psat

p
≡ A . (2.36)

Dabei wurde das vollständige Differential dgg = dµg = −sgdT + vgdp verwendet. Gleichzeitig gilt
wegen der Gleichheit der chemischen Potentiale im Phasengleichgewicht

∆gg = gg(T, psat(T ))− gg(T, p) = glq(T, psat(T ))− ga(T, p) ≡ ∆ga←lq = A . (2.37)

Das Adsorptionspotential entspricht ebenso der pro Mol für die isotherme Zustandsänderung eines
idealen Gases aufzuwendenden Kompressionsarbeit W/ng:

∆gg = ∆µg = A ≡ RT ln psat
p

= −RT ln Vg(psat)
Vg(p)

= −RT
∫ Vg(psat)

Vg(p)

1
Vg

dVg = − 1
ng

∫ Vg(psat)

Vg(p)
p dVg = 1

ng

∫
psat←p

δW = W

ng
. (2.38)

Die Kompression eines idealen Gases bei festgehaltener Temperatur verändert dessen Enthalpie
nicht, daher gilt auch hg(T, p)− hg(T, psat(T )) = 0.
Damit kann die isostere Adsorptionsenthalpie qst in die Verdampfungsenthalpie ∆hvap =

∆hlq←g ≡ hg − hlq und die Bindungsenthalpie ∆hb zwischen Adsorbat und freier Flüssigkeit
aufgespalten werden. Bei Verwendung von psat = psat(T ) und des idealen Gasgesetzes für die
Gasphase – dies impliziert hg(T, p) = hg(T, psat) – ergibt sich für die Bindungsenthalpie

∆hb = qst(T, p)−∆hvap(T, psat) = hg(T, p)− ha(T, p)−
(
hg(T, psat)− hlq(T, psat)

)
= hlq(T, psat)− ha(T, p) = ∆ha←lq , (2.39)
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die Bindungsenthalpie ∆hb entspricht also gerade der Differenz zwischen den Enthalpien der
freien Flüssigkeit beim Sättigungsdampfdruck psat(T ) und jener der adsorbierter Phase beim
Gleichgewichtsdruck p, jeweils bei der Temperatur T . Allgemein gilt

µ = g = h− Ts , (2.40)

und speziell für homogene Phasen gilt auch µ = g = h− Ts. Damit folgt weiterhin

∆hb = ∆ha←lq = µlq(T, psat) + Tslq(T, psat)−
(
µa(T, p) + Tsa(T, p)

)
= µg(T, psat)− µg(T, p) + T

(
slq(T, psat)− sa(T, p)

)
≈ RT ln psat

p
− T

(
sa(T, p)− slq(T, psat)

)
≈ RT ln psat

p
− T

(
sa(T, p)− slq(T, p)

)
≡ A(T, p) + T∆sa←lq(T, p) . (2.41)

Die Näherung beim Übergang zwischen zweiter und dritter Zeile von (2.41) bei der Berechnung der
Differenz der chemischen Potentiale µg(T, psat)− µg(T, p) ≈ RT ln psat/p ist nur für ein ideales Gas
exakt. In der vorletzten Zeile selbst kann wegen der geringen Kompressibilität der flüssigen Phase –
wobei also gilt vlq(T, psat(T )) ≈ vlq(T, p) – ohne große Genauigkeitseinbußen auch die Näherung
slq(T, psat(T )) ≈ slq(T, p) verwendet werden, da die Entropie im Falle eines inkompressiblen Fluids
(siehe z. B. Baehr und Kabelac 2009, Abschnitt 4.3.4) bereits durch die Angabe der Temperatur
eindeutig bestimmt ist:

ds =
(
∂s

∂T

)
p

dT +
(
∂s

∂p

)
T

dp

(2.43)
↓= cp

T
dT −

(
∂v

∂T

)
p

dp

dv=0
↓= cp(T )

T
dT , (2.42)

da T−1(∂cp/∂p)T = ∂2s/(∂T∂p) = −(∂v/∂T )p = 0, wobei zweimal die Maxwell-Relation(
∂S

∂p

)
T,n

= −
(
∂2G

∂p∂T

)
T,n

= −
(
∂V

∂T

)
p,n

(2.43)

sowie die Vertauschung mit (∂S/∂n)p,T ≡ s und die Gleichheit von partiell molarer und molarer
Größe für ein Fluid, hier s = s, verwendet wurden.

Für die Differenz zwischen der Entropie der adsorbierten und jener der flüssigen Phase ∆sa←lq ≡
slq − sa gilt entlang der Phasengrenzlinie bei festgehaltener adsorbierter Stoffmenge na und Ad-
sorbensmenge ns bzw. konstanter Beladung x oder dΓ = 0 und mit der bei der Verwendung
einer charakteristischen Kurve (siehe Unterabschnitt 2.4.4) typischen Abschätzung vlq(T, psat) ≈
vlq(T, psat) ≈ va(T, p) jedoch auch (Jakubov, Kabanova und Serpinsky 1981)

∆sa←lq(T, p) ≡ slq(T, p)− sa(T, p, x) ≈ slq(T, psat)− sa(T, p, x) = ∂ga
∂T

(T, p, x)− ∂glq
∂T

(T, psat)

≈ ∂ga
∂T

(T, p, x)− ∂glq
∂T

(T, psat) +
[
va(T, p)− vlq(T, psat)

]
︸ ︷︷ ︸

≈0

(
∂p

∂T

)
x

=
∂
[
ga(T, p, x)− glq(T, psat)

]
∂T

+
[
∂ga
∂p

(T, p, x)− ∂glq
∂p

(T, psat)
](

∂p

∂T

)
x

≡
(
∂(ga − glq)

∂T

)
x

≡ −
(
∂∆ga←lq
∂T

)
x

= −
(
∂A

∂T

)
x

, (2.44)

wobei jeweils gilt psat ≡ psat(T ). Der Ausdruck (∂p/∂T )x steht dabei in Abweichung von der
üblichen Interpretation dieser Notation für eine beliebige, frei wählbare Änderung des Drucks p
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mit der Temperatur bei konstanter Beladung x und kann als eine weitere unabhängige Variable
angesehen werden. Bei der partiellen Ableitung der molaren bzw. partiell molaren Gibbs-Energie
ist die Wahl der zweiten Koordinate neben der Temperatur T also gleichgültig; es muss nicht
der Druck p gewählt werden. Anschaulich ist das einsichtig, da der Druck keinen wesentlichen
Einfluss auf die beiden kondensierten Phasen hat und das Volumen des Adsorbats mit jenem der
freien Flüssigkeit abgeschätzt wird. Diese Freiheit bei der Wahl der zweiten Koordinaten, also der
Richtungsunabhängigkeit bei der partiellen Ableitung nach der Temperatur T , soll durch Fortlassen
des Drucks p aus der Menge der konstant gehaltenen Variablen im Subskript zum Ausdruck gebracht
werden: In den Arbeiten von Dubinin et al. wird also nicht die Ableitung (∂A/∂T )x,p verwendet,
sondern (∂A/∂T )x (z. B. Bering, Dubinin und Serpinsky 1966; Dubinin 1975; Dubinin und Astakhov
1971).

Da sowohl für Flüssigkeiten als auch für Gase µ = g = h− Ts gilt (siehe auch (2.40)), folgt im
Phasengleichgewicht bzw. bei Sättigungsdampfdruck

slq = hlq − glq
T

= hlq − gg
T

= hlq − (hg − Tsg)
T

= hlq − hg
T

+ sg = −∆hvap
T

+ sg . (2.45)

Damit ergibt sich aus (2.44) (siehe Jakubov, Kabanova und Serpinsky 1981, S. 171)(
∂A

∂T

)
x

= −
(
∂(ga − glq)

∂T

)
x

≈ sa(T, p, x)− slq(T, psat(T ))

= sa(T, p, x)− sg(T, psat) + ∆hvap(T, psat)
T

≡ −∆sa←g(T ) + ∆hvap(T, psat)
T

. (2.46)

Ein einfacher Ausdruck für die Entropiedifferenz in der Form ∆S = (∂A/∂T )x ergibt sich also nur
für eine günstige Wahl des Referenzzustands, in diesem Fall die Entropie des flüssigen Wassers
slq(T, psat(T )).

Leider ist die partielle Ableitung (∂A/∂T )x in (2.52) häufig nicht direkt zugänglich. Daher wird
der Ausdruck (∂A/∂T )x noch weiter umgeformt (Dubinin 1975, S. 58; Núñez 2001, S. 17; Bering,
Dubinin und Serpinsky 1966, S. 382). Im thermodynamischen Gleichgewicht kann die Beladung
x(p, T ) in Abhängigkeit von Gleichgewichtsdruck p und -temperatur T angegeben werden. Dasselbe
gilt für die Differenz der Gibbs-Energie bzw. das differentielle Adsorptionspotential A(p, T ). Damit
gibt es auch eine implizite Relation zwischen x, T und A, namentlich φ(x,A, T ) = 0. Gleiches gilt
für das spezifische adsorbierte Volumen W sowie für T und A, hier gelte die implizite Relation
ψ(W,A, T ) = 0.
Gelte nun allgemein die implizite Relation χ(α, β, γ) = 0 für drei unabhängige Variablen α, β

und γ, so muss das zugehörige totale Differential dχ ebenfalls verschwinden. Es gilt also

dχ =
(
∂χ

∂α

)
β,γ

dα+
(
∂χ

∂β

)
α,γ

dβ +
(
∂χ

∂γ

)
α,β

dγ ≡ χαdα+ χβdβ + χγdγ = 0 .

Daraus folgt für eine konstante Wahl jeweils einer der Variablen α, β oder γ sofort(
∂β

∂γ

)
α

= −χ−1
b χc ,

(
∂γ

∂α

)
β

= −χ−1
c χa ,

(
∂α

∂β

)
γ

= −χ−1
a χb . (2.47)

Multipliziert man diese drei Gleichungen, so erhält man(
∂β

∂γ

)
α

(
∂γ

∂α

)
β

(
∂α

∂β

)
γ

= −χ−1
b χc · χ−1

c χa · χ−1
a χb = −1 . (2.48)
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Aus dieser allgemeinen Beziehung für die Differentiation impliziter Relationen folgt für die
obenstehenden Relation φ(x,A, T ) = 0 und ψ(W,A, T ) = 0(

∂A

∂T

)
x

(
∂T

∂x

)
A

(
∂x

∂A

)
T

= −1 (2.49)

und
(
∂A

∂T

)
W

(
∂T

∂W

)
A

(
∂W

∂A

)
T

= −1 . (2.50)

Angewendet auf (2.44) erhält man mit dem spezifischen adsorbierten Volumen W und der tempera-
turabhängigen Dichte des Adsorbats ρ = x/W (siehe auch Núñez 2001, S. 18)(

∂A

∂T

)
x

(2.49)
↓= −

(
∂x

∂T

)
A

(
∂A

∂x

)
T

= −
(
∂(ρW )
∂T

)
A

1
ρ

(
∂A

∂W

)
T

= −
[(

∂ρ

∂T

)
A

W

ρ
+
(
∂W

∂T

)
A

](
∂A

∂W

)
T

(2.50)
↓= αa

A

(
∂A

∂ lnW

)
T

+
(
∂A

∂T

)
W

, (2.51)

wobei der Ausdehnungskoeffizient des Adsorbats αa
A ≡ −ρ−1(∂ρ/∂T )A eingeführt wurde. Dieser

Ausdruck lässt sich bei Kenntnis der charakteristischen Kurve A(W ) bzw. W (A), ihrer Temperatur-
abhängigkeit (∂A/∂T )W sowie des genannten Ausdehnungskoeffizienten αa

A des Adsorbats berechnen.
Letzterer ist meist nicht bekannt – insbesondere da er bei konstant gehaltenem Adsorptionspotential
A zu bestimmen ist – und wird stattdessen häufig mittels des (isobaren) Ausdehnungskoeffizienten
der freien Flüssigkeit abgeschätzt (Bering, Dubinin und Serpinsky 1966). Dies führt jedoch zu
Fehlern und Inkonsistenzen in der mittels (2.51) berechneten isosteren Adsorptionswärme qst.

Mittels (2.44) kann die Bindungsenergie nun mit (2.39) und (2.41) nur in Abhängigkeit von der
Änderung der differentiellen Gibbs-Energie A6 bestimmt werden:

∆hb = A− T
(
∂A

∂T

)
x

. (2.52)

Ist A in Abhängigkeit von T und x bekannt, so kann aus (2.39) die isostere Adsorptionsenthalpie
bzw. Adsorptionswärme qst direkt mit der Verdampfungsenthalpie hsat

g (T )−hsat
lq (T ) ≡ ∆hvap(T, psat)

beim Sättigungsdampfdruck psat und mit der Bindungsenergie ∆hb(T, p) (2.52) bestimmt werden:

qst = ∆hvap + ∆hb ≈ ∆hvap +A− T
(
∂A

∂T

)
x

. (2.53)

Hier wurde weiterhin wie zuvor bei der Verwendung der differentiellen Gibbs-Energie A, z. B. in
(2.41), das Verhalten der Gasphase als ideal angenähert. Durch die Verwendung von Fugazitäten an
Stelle von Drücken lässt sich bei der Berechnung der differentiellen molaren Arbeit der Adsorption
A auch das Verhalten eines realen Gases abbilden (Dubinin 1975, S. 15):

A = RT ln fsat(T )
f

. (2.54)

2.3. Bestimmung der Wärmekapazität des Adsorbats
Die folgende Motivation und Ableitung der Wärmekapazität des Adsorbats stellt den theoretischen
Teil einer Veröffentlichung von Schwamberger und Schmidt (2013a) dar. Im Interesse einer voll-
ständigen Darstellung werden diese Inhalte im gegenwärtigen Abschnitt – in der in dieser Arbeit
verwendeten Notation und geringfügig angepasst – wiedergegeben.

6Bering, Dubinin und Serpinsky (1966, S. 381) bezeichnen A aus interpretatorischen Gründen nicht als Adsorpti-
onspotential. Dubinin und Astakhov (1971, S. 81) bezeichnen es als differentielle molare Arbeit der Adsorption
oder als differentielle Änderung der Gibbs-Energie der Adsorption.
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2. Theoretische Grundlagen

Um die Energie- und Entropiebilanzen von Adsorptionsvorgängen vollständig angeben zu können,
genügt die Kenntnis der in den vorigen Abschnitten bestimmten Adsorptionsgleichgewichte und der
zugehörigen -enthalpien nicht. Zusätzlich muss die Wärmekapazität des Systems aus Adsorbens
und Adsorbat bekannt sein. Üblicherweise (Clark 1970; Ruthven 1984; Young und Crowell 1962)
wird das beladene Adsorbens mit den Stoffdaten des Reinstoffs, also des vollständig desorbierten
Adsorbens, modelliert. Um eine Separation zwischen Adsorbens und Adsorbat durchführen zu
können, werden weiterhin die Wechselwirkungsenergie7 und weitere etwaige auf ein nicht-inertes
Adsorbens zurückzuführende Energieänderungen8 dem separierten Adsorbat zugerechnet. Damit
ergibt sich eine Effektivenergie für das Adsorbat, die je nach Ausmaß der Veränderungen des
Adsorbens den wirklichen physikalischen Eigenschaften des Adsorbats mehr oder weniger gut
entspricht. Obwohl damit die Interpretationsfähigkeit eingeschränkt ist, hat sich dieses Konzept
als hilfreich für die Beschreibung und die Modellierung des Gesamtsystems erwiesen. Durch die
Separation lassen sich alle durch die Anwesenheit der adsorbierten Phase verursachten Verändungen
dem Adsorbat zuordnen. Im Besonderen gilt dies für die Wärmekapazität des Adsorbats.
Es genügt im Allgemeinen jedoch nicht, als einfache Näherung beispielsweise eine konstante

Wärmekapazität oder auch diejenigen der gasförmigen oder flüssigen Phasen zu verwenden. Eine
solche Annahme hätte nicht nur eine – anwendungsabhängig möglicherweise vernachlässigbare –
Abweichung von der wirklichen physikalischen Größe, sondern auch Inkonsistenzen in der Energie-
und Entropiebilanz bei der Simulation von Zyklen zur Folge. Die Verletzung der Bilanzen würde
resultieren, da das zugrunde liegende physikalische System überbestimmt und damit inkonsistent
wäre: Mit den fehlerbehaftet bestimmten Adsorptionsgleichgewichten, den daraus berechneten
Adsorptionsenthalpien und den Stoffdaten der Fluidphasen liegt die Wärmekapazität des Adsorbats
für jede Beladung und Temperatur bereits fest. Trotzdem wurden in der Literatur Methoden zur
Bestimmung der Wärmekapazitäten angegeben, die keine geschlossene Energiebilanz garantieren,
sondern basierend auf partiell molaren Größen des Adsorptionssystems für eine bestimmte Tempera-
tur und Beladung gemessene molare Wärmekapazitäten des Adsorbats approximieren (Chakraborty,
Saha, Koyama et al. 2007; Chakraborty, Saha, K. C. Ng et al. 2009). Auf diese Weise ergeben
sich im Allgemeinen deutliche Inkonsistenzen in der Energiebilanz. Andererseits kann jedoch die
Energiebilanz über einen gedachten Zyklus ausgenutzt werden, um die Wärmekapazitäten des
Adsorbats in Abhängigkeit von den Adsorptionsgleichgewichten und den zugehörigen -enthalpien
zu bestimmen. Eine solche Berechnungsmethode soll im Folgenden beschrieben werden.
Im Vergleich zu den physikalischen Eigenschaften der beteiligten Fluidphasen – die häufig

tabelliert sind, für Wasser etwa in IAPWS 2007 – sind die Adsorptionsgleichgewichte zu den
betrachteten Stoffpaaren meist nur in geringerer Genauigkeit verfügbar. Für direkt gemessene
Wärmekapazitäten von adsorbierten Phasen gilt dies umso mehr: Da es sich um anspruchsvolle
und zeitintensive Experimente handelt, bei denen beispielsweise eine gasdichte Versiegelung des
beladenen Adsorbens oder Korrekturen in Anbetracht der bei der Temperaturänderung auftretenden
Ad- und Desorptionsprozessen (Berezin, Kiselev und Sinitsyn 1973; Simonot-Grange, Hannouni
und Bracieux-Bouillot 1986) vorgenommen werden müssen, sind die Messungenauigkeiten relativ
hoch und nur wenige Datensätze in der Literatur verfügbar.
In Anbetracht dieser experimentellen Schwierigkeiten sind die Vorteile einer thermodynamisch

konsistenten Berechnung der Adsorbatwärmekapazität offensichtlich. Die Konsistenz der Energiebi-
lanz wird garantiert, da die Wärmekapazitäten in Abhängigkeit von den Adsorptionsgleichgewichten
und -enthalpien bestimmt werden. Für die Angabe integraler Größen wie Systemeffizienzen zur
Beschreibung thermodynamischer Zyklen ist eine geschlossene Energie- und Entropiebilanz in der
entsprechenden Modellierung notwendig. Weiterhin können geschlossene Bilanzen zur Validierung
und zur Abschätzung der numerischen Fehler der verwendeten Implementierung herangezogen
werden. Sind die Adsorptionsgleichgewichte genau bekannt, so können – ein inertes Adsorbens

7Die Wechselwirkungsenergie verschwindet auch dann nicht, wenn wie typischerweise in Molekularsimulationen
angenommen das Adsorbens nur ein Potentialfeld verursacht, das auf die adsorbierten Moleküle wirkt.

8Hier sind durch die Anwesenheit des Adsorbats verursachte Änderungen der Struktur des Adsorbens gemeint.
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vorausgesetzt – die berechneten Ergebnisse auch zur physikalischen Untersuchung der adsorbierten
Phase herangezogen werden. Im Falle eines nicht-inerten Adsorbens sind die Eigenschaften des
Adsorbats allerdings weder bei der thermodynamisch konsistenten Berechnung noch bei der direkten
Messung separiert zugänglich, sondern stattdessen nur effektive Werte, die die beladungsabhängigen
Änderungen des Adsorbens ebenfalls beinhalten. In diesem Fall kann auf molekulare Simulationen
zur wirklichen Separation des Einflusses des Adsorbens zurückgegriffen werden.
Die erreichbare Genauigkeit bei der Berechnung der Wärmekapazität der adsorbierten Phase

hängt zunächst von der Genauigkeit der Gleichgewichtsdaten der Adsorption ab. Hierfür sind sowohl
die Messfehler der eigentlich experimentell bestimmten Werte (beispielsweise Temperatur, Druck
und Beladung) sowie die Fehler des verwendeten Adsorptionsmodells (z. B. beim Dubinin-Modell:
Gültigkeitsbereich der Temperaturinvarianz sowie der charakteristischen Kurve) zu berücksichtigen.
Weiterhin ergeben sich bei der Bestimmung der Adsorptionsenthalpien aus den Gleichgewichtsdaten
(relativ kleine) Fehler aus den Näherungen in der Clausius-Clapeyron-Gleichung (Pan, Ritter
und Balbuena 1998) sowie bei der numerischen Berechnung (z. B. bei den finiten Differenzen
und der Auswertung der charakteristischen Kurve). Letztere sind abhängig von der konkreten
Implementierung und den verwendeten Interpolationen.
Theoretische Untersuchungen zur Wärmekapazität der adsorbierten Phase wurden von Al-

Muhtaseb und Ritter (1999) durchgeführt. Basierend darauf stellten Walton und LeVan (2003,
2005a,b) einen Ansatz zur Berechnung der Wärmekapazität vor, der auf thermodynamischen Pfaden
und damit auf der Konsistenz der Energiebilanz basiert. Jedoch sind die Integrationspfade ungünstig
gewählt, da sie das Adsorptionsgleichgewicht verlassen. Damit ist die theoretische Ableitung trotz
des korrekten Grundansatzes fehlerhaft. Die sich ergebenden Inkonsistenzen verschwinden zwar
für den wichtigen Fall eines idealen Gases: Im Bereich niedriger Drücke (wie sie beispielsweise bei
geschlossenen Adsorptionswärmepumpen häufig anzutreffen sind) und hoher Temperaturen verhält
sich die Gasphase nahezu wie ein ideales Gas. Doch für höhere Drücke und hohe Genauigkeitsanfor-
derungen ergeben sich immer noch Abweichungen, die ohne erhöhten numerischen Aufwand durch
eine valide Ableitung vermieden werden können. Dazu müssen die Integrationspfade entlang der
Adsorptionsgleichgewichte gewählt werden. Damit ist die beschriebene Methode universell verwend-
bar. Sie ist für alle Arten von Adsorbentien, Adsorbaten und Adsorptionsgleichgewichtsmodellen
geeignet und in weiten Druck- und Temperaturbereichen einsetzbar.

2.3.1. Ableitung der Wärmekapazität des Adsorbats im Gleichgewicht mit
der Gasphase

Um bei der Berechnung der Adsorptionsenthalpien eine ausreichende Genauigkeit zu erreichen, wird
die Clausius-Clapeyron-Gleichung in der Form (2.30) verwendet. Zusätzlich wird die Gasphase als
reales und nicht als ideales Gas modelliert. Ausgangspunkt ist das Differential der Enthalpie der
adsorbierten Phase dHa aus Gleichung (2.16):

dHa = TdSa + VadP + µadna − Φdns (2.16)

Zusätzlich wird im Folgenden die Adsorbensmenge konstant gesetzt, sodass gilt dns = 0. Schreibt
man nun das Differential (2.16) als Funktion der Variablen T , P , na, so erhält man

dHa =
(
∂Ha
∂T

)
P,na

dT +
(
∂Ha
∂P

)
T,na

dP +
(
∂Ha
∂na

)
P,T

dna

= CP,adT +
{
Va − T

(
∂Va
∂T

)
P,na

}
dP + (Tsa + µa)dna , (2.55)

wobei CP,a ≡ T (∂Sa/∂T )P,na
, sa ≡ (∂Sa/∂na)P,T , und (siehe auch (2.43)) die Maxwell-Relation

(∂Sa/∂P )T,na
= −(∂Va/∂T )P,na

.
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Im Gleichgewicht zwischen Adsorbat und Adsorptiv gilt nun zusätzlich na = na(T, p). In Ab-
wesenheit eines weiteren, nicht-adsorbierenden (d. h. inerten) Gases ist dann der hydrostatische
Druck P gleich dem Gleichgewichtsdruck p, es gilt also P = p, und das System kann durch zwei
unabhängige Variablen beschrieben werden (siehe (2.5)). Besonders geeignet sind die Temperatur
T und die Stoffmenge na:

dHa =
(
∂Ha
∂T

)
na

dT +
(
∂Ha
∂na

)
T

dna

=
{
Cp,a +

(
∂Ha
∂p

)
T,na

(
∂p

∂T

)
na

}
dT +

{(
∂Ha
∂na

)
p,T

+
(
∂Ha
∂p

)
T,na

(
∂p

∂na

)
T

}
dna

≡ Cna,adT +
{
hg − qst +

(
∂Ha
∂p

)
T,na

(
∂p

∂na

)
T

}
dna , (2.56)

wobei entlang der Phasengrenze dµa = dµg gilt, und im Gleichgewicht (∂Ha/∂na)p,T ≡ ha = hg−qst
(Clark 1970; Young und Crowell 1962). Für die spätere Verwendung wird der letzte Ausdruck noch
umgeschrieben:

dHa = Cna,adT + (hg − qst)dna +
(
∂Ha
∂p

)
T,na

dp , (2.57)

wobei dp = dp(na, T ).
Aufgrund des verglichen mit dem Gas sehr kleinen, nahezu inkompressiblen Volumens des

Adsorbats (Clark 1970, S. 8) und eines bei den betrachteten Konzentrationen und Temperaturen
monoton angenommenen Verlaufs der thermischen Expansion des Adsorbats (∂Va/∂T )p,na

kann
(∂Ha/∂p)T,na

vernachlässigt werden:(
∂Ha
∂p

)
T,na

= Va − T
(
∂Va
∂T

)
p,na

≈ 0 . (2.58)

Mit dieser Näherungsgleichung und (2.55) folgt sofort, dass Cp,a ≡ (∂Ha/∂T )p,na
≈ (∂Ha/∂T )na

≡
Cna,a.9 Mit diesen Näherungen lautet das Differential der Enthalpie des Adsorbats

dHa ≈ Cna,adT + (hg − qst)dna . (2.59)

Die Näherung in (2.58) könnte vermieden werden, wenn Volumen und thermische Expansion der
adsorbierten Phase mittels der entsprechenden Eigenschaften der freien flüssigen Phase abgeschätzt
würde. Dieselbe Abschätzung sollte dann aus Konsistenzgründen auch in der Clausius-Clapeyron-
Gleichung (2.29) verwendet werden. Im Rahmen dieser Arbeit wird keine solche Abschätzung
verwendet, sondern die einfache Näherung, da sich in einigen durchgeführten Simulationsrechnun-
gen mit der beschriebenen Volumenabschätzung keine signifikanten Unterschiede gezeigt haben.
Zusätzlich würde sich – neben ihrer Abhängigkeit von Temperatur und Beladung – auch eine
druckabhängige Wärmekapazität ergeben, was für die Modellierung eine erhebliche Steigerung des
Aufwands bedeuten würde. Ebenso müsste aus Konsistenzgründen die nichtverschwindende thermi-
sche Expansion bei der Enthalpie des Adsorbats nach (2.57) berücksichtigt werden. Entsprechendes
gilt für die innere Energie.

2.3.2. Berechnung der Wärmekapazität des Adsorbats mittels
thermodynamischer Pfade

Das Integral über eine Zustandsfunktion wie die Enthalpie ist unabhängig vom gewählten Inte-
grationsweg. Damit kann man die im Allgemeinen nicht bekannte Änderung der Enthalpie der

9Es gilt jedoch Cp,a 6= (∂Ha/∂T )p, wobei bei der partiellen Ableitung auf der rechten Seite nur p konstant gehalten
wird im Gleichgewicht mit dem Adsorptiv ohne ein weiteres inertes Gas, und na = na(T, p) von T und p abhängig
ist.
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Abbildung 2.1.: Gleichwertige Integrationswege 1 (grau) und 2 (schwarz) zur Berechnung der mola-
ren Wärmekapazität des Adsorbats zwischen Ti = 40 ℃ und T = 60 ℃ bei x = 0.2
für das Adsorptionspaar Wasser/Zeolith 13X. Gestrichelte und durchgezogene Lini-
en stehen für die gasförmige bzw. die adsorbierte Phase. Die vertikalen gepunkteten
Linien parallel zur p-x-Ebene kennzeichnen die Zweiphasengebiete, in denen also
beide Phasen gleichzeitig vorliegen. Die durchgezogene Linie in der obersten Ebene
parallel zur p-T Ebene zeigt die Isostere, entlang der die Wärmekapazität des
Adsorbats bestimmt wird (vgl. Bild 2, Schwamberger und Schmidt 2013a).

adsorbierten Phase entlang einer Isostere durch die Enthalpiedifferenz über einen anderen, günstig
gewählten Integrationsweg mit gleichem Anfangs- und Endpunkt ausdrücken, entlang dessen die
Enthalpiedifferenz berechnet werden kann. Die partielle Ableitung dieser Enthalpiedifferenz nach
der Temperatur bei konstant gehaltener Beladung ist dann die gesuchte isostere Wärmekapazität
(Pan, Ritter und Balbuena 1998) des Adsorbats.

Die isostere Adsorbatwärmekapazität wird somit indirekt über reversible, quasistationäre Inte-
grationswege berechnet. Auftretende Druckänderungen werden in der Gasphase berücksichtigt, da
nicht das Modell des idealen Gases, sondern tabellierte oder berechnete Daten des entsprechenden
Realgases (siehe z. B. für Wasser IAPWS 2007) verwendet werden. Das Volumen der adsorbierten
Phase wird gegenüber jenem der Gasphase vernachlässigt. Die Druckabhängigkeit der adsorbierten
Phase wird ebenfalls nicht berücksichtigt. Entsprechend der gegebenen Adsorptionsgleichgewichte
führt jedes Molekül nur reversible Zuständsänderungen durch (Temperatur- und Druckänderungen,
Phasenwechsel), zunächst in der Gas-, dann in der adsorbierten Phase.
Im Falle des Integrationspfads 1 (siehe Abbildung 2.1 in grau) wird zunächst die Temperatur

isobar (Druck p = pi = 0) und isoster (x = 0)10 erhöht, dann folgt eine isotherme Druckerhöhung,
bis das Gas schließlich bei Gleichgewichtsdruck und -temperatur adsorbiert wird. Daran anschließend
erfolgen eine isotherme Druckerhöhung des Adsorbats (ohne Auswirkungen auf dessen Enthalpie)
und schließlich die isostere Temperaturerhöhung des Adsorbats, dessen Enthalpieänderung ermittelt
werden soll.

Da im Folgenden die Adsorbensmenge fest gewählt und nicht mehr verändert wird, d. h. dns = 0,
wird für eine einfache Parametrisierung x = ma/ms = Mana/ms anstatt na verwendet. Mit dem

10Offensichtlich kann der Grenzfall p = 0 für eine feste Gasmenge in einem finiten Volumen nicht erreicht werden.
Betrachtet man jedoch ein im Verhältnis zur betrachteten Gasmenge sehr großes Volumen, so lassen sich Druck
und Beladung zu p = 0 bzw. x = 0 abschätzen.
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Startwert hg(pi, Ti) kann die molare Enthalpie des noch nicht adsorbierten Gases nach der isobaren
Temperaturerhöhung zu

hg(pi, T ) = hg(pi, Ti) +
∫ T

Ti

dT ′ cpi,g(T ′) , (2.60)

berechnet werden, wobei cp,g(T ) ≡ (∂hg/∂T )p. Nach dem zweiten Abschnitt des ersten Pfades
beträgt die molare Enthalpie des Adsorbats ha ≡ Han

−1
a 6= ha (siehe für die Änderung des Adsorbats

(2.57))

hf
a ≡ ha(p(x, T ), T ) = hg(pi, T ) +

(∫ x
0 dx

′)−1

×
∫ x

0
dx′
{∫ p(x′,T )

pi

dp′
(
∂hg
∂p′

)
T

− qst(x′, T ) +
∫ p(x,T )

p(x′,T )
dp′
(
∂ha
∂p′

)
x′,T

}
(2.61)

≈ 1
x

∫ x

0
dx′
{
hg
(
p(x′,T), T

)
− qst(x′, T )

}
. (2.62)

Die Näherung von (2.61) nach (2.62) ergibt sich aus (2.58), oder (2.62) kann direkt mit (2.59)
abgeleitet werden. Wie oben beschrieben wird die Enthalpieänderung des Adsorbats bei der
Druckerhöhung vernachlässigt, die Enthalpie des Gases ändert sich dabei jedoch leicht (Realgas).
Aus der Definition qst ≡ hg−ha wird deutlich, dass die rechte Seite von (2.62) gerade den Mittelwert
über die Beladung na der partiell molaren Enthalpie des Adsorbats ha ≡ (∂Ha/∂na)T,p darstellt. Die
Enthalpieänderung entlang des ersten Pfades kann bei Kenntnis der Eigenschaften der Gasphase, der
Adsorptionsgleichgewichte und der entsprechenden Adsorptionsenthalpien sowie mit den angegeben
Näherungen bezüglich des Adsorbats direkt berechnet werden.
Der zweite Pfad beinhaltet die isostere Temperaturänderung des Adsorbats, die nicht direkt

berechnet werden kann. Zunächst wird eine Druckerhöhung bei Starttemperatur Ti (d. h. isotherm)
bei gleichzeitiger Adsorption durchgeführt. Anschließend folgt die isostere Temperaturerhöhung
des Adsorbats bis zur Endtemperatur Tf (siehe Abbildung 2.1 in schwarz, für die Änderung des
Adsorbats (2.57)). Für den ersten Abschnitt des zweiten Integrationspfads, der mit der vollständigen
Adsorption der betrachteten Gasmenge endet, ergibt sich für die Enthalpie hi

a ≡ ha(p(x, Ti), Ti)

hi
a = hg(pi, Ti) + 1

x

×
∫ x

0
dx′
{∫ p(x′,Ti)

pi

dp′
(
∂hg
∂p′

)
Ti

− qst(x′, Ti) +
∫ p

p(x′,Ti)
dp′
(
∂ha
∂p′

)
x′,Ti

}
(2.63)

≈ 1
x

∫ x

0
dx′
{
hg
(
p(x′,Ti), Ti

)
− qst(x′, Ti)

}
. (2.64)

Betrachtet man nun noch die isostere Temperaturerhöhung des Adsorbats im zweiten Teil des
zweiten Pfads, so erhält man für den Endwert der Enthalpie des Adsorbats hf

a

hf
a ≡ hi

a +
∫ T

Ti

dT ′ cx,a(T ′) , (2.65)

wobei
cx,a(T ) ≡

(∂ha(p(x,T ), T )
∂T

)
x

= 1
na

(∂Ha(p(x, T ), T )
∂T

)
x
. (2.66)

Gleichsetzen von (2.62) und (2.65) und Einsetzen von (2.64) ergibt∫ T

Ti

dT ′ cx,a(T ′) = 1
x

×
∫ x

0
dx′
{
hg

(
p(x′,T), T

)
− hg

(
p(x′,Ti), Ti

)
−
[
qst(x′, T )− qst(x′, Ti)

]}
.
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Nun führt die partielle Differentiation nach der Temperatur T bei konstanter Beladung x auf die
gesuchte isostere Wärmekapazität der adsorbierten Phase bzw. des Adsorbats cx,a(T ):

cx,a = 1
x

∫ x

0
dx′
[
∂
{
hg
(
p(x′,T), T

)
− qst(x′, T )

}
∂T

]
x′
. (2.67)

Schließlich soll der Zusammenhang zwischen cx,a(T ) und cp,a(T ) ≡ (∂ha/∂T )p untersucht werden.
Unter Verwendung der totalen Differentiale ha(p, T ), ha(x, T ) und dp(x, T ) im Gleichgewicht mit
der Gasphase

dp =
(
∂p

∂x

)
T

dx+
(
∂p

∂T

)
x

dT , (2.68)

dha =
(
∂ha
∂x

)
T

dx+
(
∂ha
∂T

)
x

dT , (2.69)

erhält man

dha =
(
∂ha
∂p

)
T

dp+
(
∂ha
∂T

)
p

dT

=
(
∂ha
∂p

)
T

(
∂p

∂x

)
T

dx+
[(

∂ha
∂T

)
p

+
(
∂ha
∂p

)
T

(
∂p

∂T

)
x

]
dT . (2.70)

Gleichsetzen von (2.69) und (2.70) ergibt – unter Beachtung, dass dx und dT unabhängige Variablen
sind – mit dx = 0

cx,a ≡
(
∂ha
∂T

)
x

=
(
∂ha
∂T

)
p

+
(
∂ha
∂p

)
T

(
∂p

∂T

)
x

.

Da die Beladung x in (∂ha/∂p)T nicht konstant gehalten wird, verschwindet der zweite Term auf
der rechten Seite der Gleichung nicht. Folglich kann cp,a nicht mittels cx,a approximiert werden,
sondern beide Größen haben unterschiedliche Werte.

2.4. Adsorptionsmodelle und -isothermen
In den folgenden Unterabschnitten werden kurz die wichtigsten Adsorptionsisothermen vorgestellt.
Henry-Gesetz und das Modell nach Langmuir können den wichtigen Grenzfall für geringe und
einschichtige Beladungen, niedrige Drücke sowie relativ hohe Temperaturen näherungsweise beschrei-
ben. Als streng formal ableitbare Gesetze mit klar formulierten Annahmen sind sie für theoretische
Untersuchungen wertvoll. Für mikroporöse Adsorbentien und den in den Mikroporen auftretenden
relativ großen Beladungen sind diese Modelle jedoch weniger geeignet.

Das Adsorptionsmodell nach Dubinin und Polanyi wiederum ist speziell in Anbetracht mikroporö-
ser Adsorbentien entwickelt worden. Eine allgemeine und strenge mathematische Ableitung wurde
zwar bisher nicht beschrieben, doch finden sich in der Literatur einige Argumente, die Plausibilität
und theoretische Basis dieser Theorie aufzeigen. Bei Verwendung des Modells konnte empirisch eine
sehr gute Übereinstimmung mit dem experimentell ermittelten Adsorptionsverhalten mikroporöser
Adsorbentien festgestellt werden. Zusätzlich erlaubt die Verwendung einer charakteristischen Kurve
die Verallgemeinerung weniger Messwerte auf große Temperatur- und Beladungsbereiche. Daher ist
dieses Modell für die Beschreibung der häufig eingesetzten mikroporösen Adsorbentien besonders
geeignet und wird daher häufig bei der Simulation technischer Prozesse verwendet.

2.4.1. Henry-Isotherme
Angelehnt an den Fall der Lösung von Gasen in Flüssigkeiten wird eine lineare Adsorptionsisotherme
als Henry-Gesetz bezeichnet (Ruthven 1984, S. 43). Theoretisch lässt sich eine lineare Isotherme

x(T ) = k(T )p (2.71)
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ableiten, wenn man eine stark verdünnte Gasphase annimmt, die sich nahezu ideal verhält und
innerhalb derer insbesondere keine Wechselwirkungen zwischen den (adsorbierten) Gasmolekülen
auftreten. Weiterhin müssen weitestgehend uniforme Adsorptionsplätze vorausgesetzt werden.

Entsprechend geht beispielsweise eine Langmuir-Isotherme, die im folgenden Unterabschnitt 2.4.2
beschrieben wird, für niedrige Füllungsgrade – also bei niedrigen Drücken und nicht zu niedrigen
Temperaturen – in das Henry-Gesetz über (Young und Crowell 1962, siehe S. 104 f).

2.4.2. Adsorptionsmodell nach Langmuir
Das Adsorptionsmodell nach Langmuir (1916, 1918) basiert auf der Annahme einer planaren und
homogenen Oberfläche mit gleichmäßig verteilten, energetisch gleichwertigen Adsorptionsplätzen.
Weiterhin ist das Adsorbat unbeweglich und Wechselwirkungen zwischen den adsorbierten Gasmole-
külen sind nicht vorhanden. Jeder Adsorptionsplatz kann nur von genau einem Gasmolekül besetzt
werden. Die erneute Verdampfung von Gasmolekülen, die an bereits besetzten Adsorptionsplätzen
auftreffen, wird aufgrund der geringen Wechselwirkung zwischen zwei Adsorptionsschichten als so
schnell angenommen, dass näherungsweise auch von einem elastischen Stoß mit der Festkörpero-
berfläche ausgegangen werden kann. Entsprechend kann von einer einlagigen Adsorptionsschicht
ausgegangen werden.

Mit diesen Annahmen kann die Langmuir-Isotherme nun aus einer rein kinetischen Betrachtung
abgeleitet werden. Zunächst betrachtet man die Massenstromdichte r, mit der die Gasmoleküle auf
die Festkörperoberfläche treffen (Langmuir 1913):

r =
√

M

2πRT p ≡ kp . (2.72)

Dabei bezeichnet p den Dampfdruck. Der Anteil des auf einer freien Oberfläche kondensierenden
Gases sei nun α, die zugehörige Massenstromdichte entsprechend αr. Aus Experimenten ist bekannt,
dass α generell einen Wert nahe eins annimmt. Bezeichnet man weiterhin mit θ den Anteil der
besetzten Adsorptionsplätze bzw. Adsorptionsoberfläche, so gibt 1− θ entsprechend den Anteil der
unbesetzten Adsorptionsoberfläche an. Die Massenstromdichte des auf dieser teilweise besetzten
Oberfläche tatsächlich kondensierenden Gases beträgt dann (1− θ)αr.
Gleichzeitig verlassen Gasmoleküle die von ihnen zuvor besetzten Adsorptionsplätze mit einer

Massenstromdichte von vθ, wobei v die Massenstromdichte für eine komplette gefüllte Oberfläche
bezeichnet (θ = 1).

Im Gleichgewicht zwischen Gas- und Oberflächenphase müssen sich beide Raten entsprechen, es
gilt also

α(1− θ)r = vθ ⇔ θ = αr

v + αr
(2.73)

Setzt man nun σ′ ≡ α/v und σ ≡ σ′k, dann lautet mit (2.72) die Langmuir-Isotherme

θ = σ′kp

1 + σ′kp
= σp

1 + σp
. (2.74)

Weiterhin folgt auch

p = 1
σ

θ

1− θ = 1
σ

n

N − n
, (2.75)

wobei n die Anzahl der besetzten Adsorptionsplätze und N die Anzahl aller Adsorptionsplätze
bezeichnet. Die Konstante σ ist dabei abhängig von Temperatur und Adsorptionsenthalpie.

Die Langmuir-Isotherme hat den großen Vorteil, dass sie auf wenigen eindeutigen, mathematisch
klaren Annahmen basiert und die Ableitung sehr einfach ist. Andererseits verhalten sich nur wenige
technische Adsorbentien bzw. Stoffpaare aus Adsorbat und Adsorbens entsprechend dieser Gleichung.
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Die Langmuir-Isotherme hat damit vor allem eine Berechtigung als Modellsystem, an dem sich
prinzipielle Eigenschaften der Adsorption untersuchen lassen. Für die Beschreibung technisch
relevanter Adsorbentien ist sie weniger geeignet.

2.4.3. BET-Isotherme
Durch die Beschränkung des Langmuir-Modells auf einschichtige Adsorption lässt es sich auf viele
Adsorbentien nicht anwenden. Das wichtigste Modell zur mehrschichtigen Adsorption von Brunauer,
Emmett und Teller (1938) kann als eine Erweiterung des Langmuir-Modells interpretiert werden.
Wie beim Langmuir-Modell wird von lokalisierter Adsorption an gleichwertigen Adsorptionsplätzen
ausgegangen. Jeder Adsorptionsplatz kann nun allerdings mit beliebig vielen Gasmolekülen besetzt
werden. Bei der Adsorption an einem noch unbelegten Adsorptionsplatz wird die Adsorptionsenthal-
pie ∆h1 frei, bei Mehrfachadsorption nur noch die Verdampfungsenthalpie ∆hvap. Wechselwirkungen
zwischen den adsorbierten Molekülen nicht betrachtet(Clark 1970, S. 26 ff). Die Ableitung kann
nun ebenfalls aus kinetischen Betrachtungen erfolgen (siehe auch Young und Crowell 1962, S. 148)
und es ergibt sich für ein druckabhängig angenommenes Volumen des Adsorbats

x = xmmχp

psat − p
· 1− (n+ 1)(p/psat)n + n(p/psat)n+1

1 + (χ− 1)p/psat − χ(p/psat)n+1 . (2.76)

wobei x die Gleichgewichtsbeladung, xmm die maximale monomolekulare Beladung und n die Anzahl
der Schichten bezeichnet. Weiterhin ist χ = exp[(∆h1 −∆hvap)/(RT )] für eine Isotherme konstant.
Dabei bezeichnet die ∆h1 −∆hvap die Differenz aus Adsorptionsenthalpie der ersten Schicht ∆h1
und derjenigen der weiteren Schichten, also der Verdampfungsenthalpie ∆hvap.
Lässt man die Anzahl der Schichten n in (2.76) gegen unendlich gehen, so erhält man wegen

p/psat ≤ 1 die sogenannte einfache oder eigentliche BET-Gleichung

x∞ ≡ lim
n→∞

x = xmmχp

psat − p
· 1

1 + (χ− 1)p/psat
. (2.77)

Für niedrige relative Drücke p/psat werden die zusätzlichen Schichten kaum besetzt, und das Modell
geht über in jenes von Langmuir. Für sehr kleine Drücke wird schließlich auch das Henry-Gesetz
erfüllt.

2.4.4. Charakteristische Kurve nach Dubinin und Polanyi für mikroporöse
Adsorbentien

Zur Beschreibung der Adsorption in mikroporösen Adsorbentien wie Aktivkohlen und Zeolithen
wurde unter Führung von Mikhail M. Dubinin seit den 40er-Jahren des 20. Jahrhunderts eine
semiempirische Theorie ausgearbeitet. Sie basiert auf der Vorstellung, dass die Adsorption in
Mikroporen über die Füllung des Porenvolumens beschrieben werden kann11 (Bering, Dubinin und
Serpinsky 1966; Dubinin 1967, 1975). Im Gegensatz dazu geht man beispielsweise im Modell nach
Langmuir (1918) und im BET-Modell (Brunauer, Emmett und Teller 1938) davon aus, dass sich
das Adsorbat schichtweise auf der Adsorptions- bzw. Porenoberfläche anlagert. Bei planaren, nicht-
mikroporösen Adsorbentien stellt dies eine realistische Beschreibung des Adsorptionsmechanismus
dar. Weiterhin basieren die beiden letztgenannten Modelle auf nur wenigen theoretischen Annahmen
und benötigen keine empirischen Untersuchungen und Belege. Durch ihre klare, einfache Form sind
sie relativ einfach interpretierbar und eignen sich gut für theoretische Untersuchungen. Für die
Beschreibung der Adsorption an den technisch vielfach eingesetzten mikroporösen Adsorbentien
sind sie allerdings kaum geeignet: Hier spielt die Oberfläche in den Mikroporen – im Gegensatz zu
deren Volumen – keine entscheidende Rolle, da die Porengröße in derselben Größenordnung wie
11Englisch: theory of volume filling of micropores (Dubinin 1966, S. 312, 1975, S. 2)
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die Molekülausmaße liegt und damit die Wechselwirkung zwischen den Adsorbatmolekülen wichtig
wird.

Liegen die Gleichgewichtsdaten als Menge von Wertetripeln vor – die beispielsweise Beladung x,
Druck p und Temperatur T für ein fest gewähltes Adsorptionsstoffpaar aus experimentell bestimm-
ten Adsorptionsisothermen oder -isobaren enthalten –, so kann die bereits in (2.33) eingeführte
differentielle Arbeit der Adsorption A

A(T, p) ≡ RT ln psat(T )
p

(2.33)

und mit der temperaturabhängigen Dichte des Adsorbats ρa(T ) das spezifische adsorbierte Volumen
W

W (x, T ) = x

ρa(T ) (2.78)

berechnet werden. Ist die differentielle Arbeit der Adsorption A bei festgehaltenem adsorbiertem
Volumen W für verschiedene Temperaturen näherungsweise invariant, d. h.(

∂A

∂T

)
W

= 0 , (2.79)

so genügt es, eine einzige charakteristische Kurve A(W ) an die Gleichgewichtsdaten anzupassen.
Damit ist der zweidimensionale Zusammenhang x(T, p) auf eine eindimensionale charakteristische
Kurve A(W ) zurückgeführt. Bereits Polanyi (1920, S. 317) beobachtete im Rahmen seiner Poten-
tialtheorie eine solche Temperaturinvarianz von A für viele Adsorptionspaare bei festgehaltenem
spezifischem adsorbierten Volumen (siehe auch Polanyi 1916; Young und Crowell 1962, S. 138).
Für jedes betrachtete Adsorptionsstoffpaar werden die Parameter der charakteristischen Kurve

an experimentell bei verschiedenen Temperaturen bestimmte Gleichgewichtsdaten angepasst. Ist die
Bedingung der Temperaturinvarianz im Rahmen der Genauigkeitsanforderungen und der Fehler der
Gleichgewichtsdaten für einen bestimmten Temperaturbereich erfüllt, so kann die charakteristische
Kurve zumindest innerhalb dieses Temperaturbereichs (Interpolation), aber mit der Annahme der
Temperaturinvarianz über diesen Bereich hinaus auch zur Extrapolation verwendet werden. Daraus
ergibt sich eine enorme Vereinfachung, da auf diese Weise schon mit relativ wenigen experimentellen
Messwerten Gleichgewichtsdaten über einen weiten Bereich von Temperaturen und Beladungen
bestimmt werden können (siehe auch die Diskussion zur Temperaturinvarianz bei Núñez 2001,
S. 19f). Verwendet wird dazu nur das auf der charakteristischen Kurve basierende Modell: Prinzipiell
wird dann nur eine einzige solche Kurve für einen großen Bereich von Drücken und Konzentrationen
benötigt. Neben der guten Beschreibung mikroporöser Adsorbentien ist der Ansatz von Dubinin
und Polanyi durch die häufig beobachtete näherungsweise Temperaturinvarianz für Anwendungen
so attraktiv (siehe die Diskussion und Beispiele für verschiedene Adsorptionspaare auf S. 23 ff sowie
Interpretation und Beschränkungen ab S. 25ff bei Schmidt 2004). Ist die Temperaturinvarianz nicht
erfüllt, so können auch mehrere charakteristische Kurven für unterschiedliche Temperaturbereiche
(in denen dann wiederum die Temperaturinvarianz weitgehend erfüllt sein muss) angepasst werden.
Insbesondere für polare Adsorbate und Adsorbentien ist eine temperaturinvariante charakteristische
Kurve im Allgemeinen jedoch keine ausreichend gute Näherung (Ruthven 1984, S. 83). Damit eignet
sich das Modell besonders für nichtpolare Systeme, bei denen nur van-der-Waals-Kräfte relevant
sind.
Eine Schwierigkeit stellt die Bestimmung der temperaturabhängigen Dichte des Adsorbats dar,

die zur Berechnung des spezifischen adsorbierten Volumens W nach (2.78) benötigt wird. In den
Arbeiten von Dubinin (Nikolaev und Dubinin 1958, S. 1129; Dubinin 1966, S. 61; Dubinin und
Astakhov 1971, S. 70; Dubinin 1975, S. 31, 1965, S. 319) wird dazu unterhalb des Siedepunkts bei
Standardbedingungen12 die Dichte der freien Flüssigkeit13 ρsat

lq herangezogen. Dabei wird die starke
12Normaldruck pref , etwa 1 bar bzw. 105 Pa
13Englisch: bulk liquid oder free liquid
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Kompression des adsorbierten Stoffs – trotz der die Dichte der adsorbierten Phase meist unter der
der freien Flüssigkeit liegt – im adsorbierten Zustand aufgrund der geringen Druckabhängigkeit der
zugehörigen Dichte vernachlässigt. Oberhalb der Siedetemperatur unter Normalbedingungen, für
Wasser also oberhalb von ca. 100℃, schlagen Nikolaev und Dubinin (1958, S. 1129) eine Interpolation
zwischen der Dichte am Siedepunkt und der Dichte ρcrit = M/b vor, wobei b = RTcrit/(8pcrit) das
tabellierte molare Kovolumen bezüglich der Van-der-Waals-Gleichung und M die molare Masse
bezeichnet. Für Wasser gilt b = 0.03049 L/mol. Damit lautet die Interpolationsvorschrift

ρa(T ) = ρsat
lq (pref) +

ρcrit − ρsat
lq (pref)

Tcrit − Tsat(pref)

(
T − Tsat(pref

)
, (2.80)

wobei T zwischen Tsat(pref) und Tcrit] liegt. Die Begründung für (2.80) ist die stark ansteigende
Kompressibilität der freien Flüssigkeit bei Annäherung an die kritische Temperatur Tcrit (für Wasser
gilt Tcrit = 374.12 ℃). Oberhalb der kritischen Temperatur kann b als Volumen des Adsorbats
verwendet werden. Allerdings sind weder die genaue Interpolationsmethode noch die Grenztem-
peraturen (Sättigungstemperatur Tsat(pref) bzw. Tcrit) und die zugehörigen Dichten theoretisch
begründet und eindeutig abgeleitet (siehe auch Dubinin 1975, S. 32). Eine zusätzliche Näherungs-
möglichkeit für das molare Volumens des Adsorbats wurde von Bering, Zhukovskaya et al. (1967,
S. 1600) angegeben. Beide Methoden lassen sich auch verwenden, um einen Ausdehnungskoeffizien-
ten für das Adsorbat angeben zu können (Dubinin 1975, S. 47). Dass bei dieser Abschätzung nicht –
wie in (2.51) prinzipiell benötigt – das Adsorptionspotential A festgehalten wird, stellt nur einen
kleinen Fehler dar. Jedenfalls ergibt sich damit sowohl für das molare Volumen als auch für den
Ausdehnungskoeffizienten eine Unsicherheit, die die gesamte Theorie betrifft (Ruthven 1984, S. 82
und 84).

Weiterhin wird wegen der geringen Temperaturabhängigkeit des Porenvolumens bzw. des Volumens
des Adsorbens das maximal adsorbierbare Volumen bzw. das Porenvolumen W0 als konstant
angenommen (Dubinin und Astakhov 1971, S. 70). Für Aktivkohlen mit relativ feinen Mikroporen
ist diese Annahme jedoch beispielsweise nicht gut erfüllt (Dubinin 1975, S. 32).
Ein weiteres Problem der Dubinin-Polanyi-Theorie ergibt sich für niedrige Konzentrationen:

Bei der Verwendung einer charakteristischen Kurve wird dort der Übergang zum Henry-Gesetz
nicht garantiert, obwohl es sich dabei um eine Anforderung an jede thermodynamisch konsistente
Isotherme handelt. Wird die Theorie bzw. das Modell allerdings nicht auf niedrige Konzentrationen
angewandt, so stellt dies keine Schwierigkeit dar (Ruthven 1984, S. 83).

Ansätze für die charakteristische Kurve

Dubinin und Astakhov (1971) geben die nach ihnen benannte Dubinin-Astakhov-Gleichung an,
die den Zusammenhang zwischen der differentiellen molaren Arbeit der Adsorption A und dem
molaren adsorbierten Volumen W beschreibt:

W = W0 exp
[
−
(
A

E

)n ]
. (2.81)

Dabei bezeichnet W0 das konstant (d. h. insbesondere temperaturunabhängig) angenommene
spezifische Porenvolumen des Adsorbens und E die molare charakteristische Adsorptionsenergie(ibid.,
S. 70). Die Parameter W0 und E können durch Anpassung der charakteristischen Kurve an
experimentelle Gleichgewichtsdaten eines Adsorptionspaars bestimmt werden.
(2.81) ist eine Erweiterung zu der schon von Dubinin und Radushkevich (1947) angegebenen

Dubinin-Radushkevich-Gleichung:

W = W0 exp
[
−
(
A

E

)2 ]
. (2.82)

35



2. Theoretische Grundlagen

Beide Gleichungen haben sich empirisch als sehr geeignet erwiesen, um die Adsorptionsgleichge-
wichte von Aktivkohlen und Zeolithen in weiten Druck- und Temperaturbereichen zu beschreiben.
Inzwischen existieren auch eine Reihe Veröffentlichungen, in denen zum einen die beiden genannten
Gleichungen theoretisch motiviert werden (siehe beispielsweise Hutson und Yang 1997), zum anderen
aber auch weitere Ansätze für charakteristische Kurven genannt werden, etwa für Adsorbentien
mit heterogener Mikroporenstruktur (Dubinin und Stoeckli 1980, S. 38 ff). Übersichten wichtiger
Veröffentlichungen finden sich auch bei Jaroniec (1997) und Stoeckli (2001).

Für die Dubinin-Astakhov-Gleichung wurde (siehe beispielsweise Dubinin 1965, S. 318) für
nichtpolare Systeme eine Vorgehensweise angegeben, mit der die ParameterW0 und E der Gleichung
a priori festgelegt werden können. Dazu muss eine Isotherme für das betrachtete Adsorbens für einen
beliebigen adsorbierten Stoff bekannt sein. Der sogenannte Affinitätskoeffizient β = (E/E0)W =
(A/A0)W lässt sich dann aus der Kenntnis eines einzigen Gleichgewichtszustands des betrachteten
adsorbierten Stoffs und der zugehörigen differentiellen Arbeit der Adsorption A bestimmen (A0
ist das Adsorptionspotential bei gleichem adsorbierten Volumen für den Referenzstoff) (siehe auch
Ruthven 1984, S. 83) oder aber über die Parachore der adsorbierten Substanzen im Bereich der
Temperaturinvarianz der charakteristischen Kurve abschätzen (Bering, Dubinin und Serpinsky
1966, S. 389; Dubinin 1967, S. 492). Eine weitere Näherung verwendet das Verhältnis der molaren
Volumen der adsorbierten Phasen (Bering, Dubinin und Serpinsky 1966, S. 389). Beide Näherungen
werden zwar nicht theoretisch abgeleitet, aber empirisch belegt.

Nichtlineare Regression

In dieser Arbeit wird keiner der in der Literatur vorgeschlagenen Ansätze (siehe auch Abschnitt 2.4.4)
für die charakteristische Kurve verwendet. Stattdessen werden wie von Núñez, Henning und Mit-
telbach (1999) vorgeschlagen beliebige Funktionen zur Beschreibung der charakteristischen Kurve
verwendet. Damit ergeben sich Kurven mit geringeren Abweichungen von den Messwerten (im
Sinne des quadratischen Fehlers), und es können auch untypische Verläufe, die mit den klassi-
schen Gleichungen kaum nachbildbar sind, dargestellt werden. In Anbetracht von Messfehlern
in den experimentellen Gleichgewichtsdaten und von Temperaturabhängigkeit, d. h. Abweichun-
gen von der Annahme der Temperaturinvarianz (2.79), ist eine Überanpassung (Overfitting) der
charakteristischen Kurve absolut zu vermeiden.

Im Gegensatz zu Núñez, Henning und Mittelbach (ibid.) sollen in dieser Arbeit jedoch allgemeine
nichtlineare funktionale Zusammenhänge wiedergegeben werden können, bei denen nicht nur
die Parameter zuvor festgelegter Gleichungen angepasst werden, sondern auch die Form der
Funktion angepasst wird. Dazu werden Gauß-Prozesse eingesetzt (Rasmussen 2004; Rasmussen
und Williams 2006). Sie werden als nichtparametrische Methode zur Interpolation und ggf. auch
zur Extrapolation der Messdaten eingesetzt, bei der auf die explizite Festlegung einer Zielfunktion
(bzw. Anpassungsfunktion) verzichtet werden kann. Weiterhin ist auch keine Parametrisierung der
Zielfunktion erforderlich.

Andererseits kann die resultierende charakteristische Kurve nicht in geschlossener Form angegeben,
sondern im Regelfall nur numerisch – wenn auch relativ recheneffizient – ausgewertet werden. Auch
kann es schwierig sein, eine den Gauß-Prozess bestimmende Kovarianzfunktion zu finden; dies gilt
insbesondere dann, wenn wenig über die statistischen Eigenschaften der Datenpunkte bekannt ist.
Die Kovarianzfunktion tritt an die Stelle der Kovarianzmatrix einer diskreten mehrdimensionalen
Gaußverteilung und stellt ihre kontinuierliche Erweiterung dar. Über die Kovarianzfunktion werden
paarweise Abhängigkeiten zwischen den Datenpunkten bestimmt und es können Kenntnisse über
die Glattheit des Gauß-Prozess inkludiert werden.
Aus physikalischen Gründen sind die Werte einer charakteristischen Funktion stets positiv und

ihr Verlauf (streng) monoton fallend. Diese Eigenschaften lassen sich bei Gauß-Prozessen nicht auf
triviale Weise berücksichtigen, sodass sich bei Verwendung nur weniger Messdaten insbesondere
in Randbereichen (Extrapolation) auch unphysikalische Werte bzw. Verläufe ergeben können.
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Empirisch erwies sich hier die Verwendung der Kovarianzfunktion von Matérn der Ordnung ν = 5/2
als hilfreich, da damit die Anforderungen an den Verlauf bei den betrachteten Materialien erfüllt
wurden.

Eine weitere Möglichkeit wäre die von Riihimäki und Vehtari (2010) vorgeschlagene explizite
Verwendung der Monotonitätsvoraussetzungen im Regressionsverfahren. Bei diesem Verfahren
können Werte der Regressionsfunktion aber nicht mit einem geschlossenen Ausdruck berechnet
werden, sondern müssen iterativ mit dem Expectation-Maximization-Algorithmus (Minka 2001)
bestimmt werden.

2.5. Stoff- und Wärmetransport
2.5.1. Adsorptionskinetik
In den bisherigen Abschnitten wurden Gleichgewichtszustände bestimmt und untersucht. Zur
Modellierung der Adsorptionskinetik müssen zusätzlich die Stoff- und Wärmetransportvorgänge
betrachtet werden. Dabei sind die Porosität und die Porengrößenverteilung in Adsorbens und
Trägerstruktur bestimmende Größen. Wird die Porengrößenverteilung als bidispers vorausgesetzt,
so können die Poren nach ihrer Größe in zwei repräsentative Porenklassen, namentlich in Struktur-
und Mikroporen, unterteilt werden. Unter den Strukturporen werden hier Meso- und Makroporen
zusammengefasst. Die physikalischen Abläufe in beiden Porenklassen können dann mittels des
von Füldner (2015) vorgestellten detaillierten Modells für Wärme- und Stofftransport unabhängig
voneinander und jeweils angepasst simuliert werden. An die entsprechenden Ergebnisse wird dann
für einige wichtige Referenzfälle ein nulldimensionales LDF-Modell14 für den Stofftransport(Bathen
und Breitbach 2001, S. 90) angepasst (Füldner et al. 2012). Für die Simulationen des Stofftransports
im transienten Modell wird anschließend nur noch das deutlich einfachere und weniger rechenauf-
wändige LDF-Modell verwendet. Der Wärmetransport wird senkrecht zur Strömungsrichtung des
Wärmeträgerfluids ebenfalls mit einem nulldimensionalen Modell abgebildet, hier über ein NTU-
Modell. Eine Diskretisierung des Wärme- und Stofftransports erfolgt nur in die Strömungsrichtung
des Wärmeträgerfluids, nicht jedoch in der Hauptströmungsrichtung des Arbeitsfluids.

2.5.2. Stofftransport in Struktur- und Mikroporen
Für die hier betrachtete Adsorbens- bzw. Kompositstrukturen überwiegen für die Strukturporen
bei typischen Betriebsbedingungen als wichtigste Transportmechanismen die viskose bzw. laminare
Strömung und die Knudsen-Diffusion. Die freie Moleküldiffusion kann aufgrund der hier betrachteten
Porendurchmesser vernachlässigt werden. Innerhalb der Mikroporen limitiert die Diffusion in der
adsorbierten Phase den Stofftransport (ibid., S. 2). Die Gasphasendiffusion kann vernachlässigt
werden. Beides lässt sich aus den typischen Porendurchmessern D und der mittleren freien Weglänge
Λ der Moleküle des Adsorptivs abschätzen. Das Verhältnis beider Größen ergibt eine dimensionslose
Kennzahl, die Knudsen-Zahl Kn, definiert durch

Kn ≡ Λ

D
= kBT√

2πσ2pD
, (2.83)

wobei σ den Moleküldurchmesser, p den hydrostatischen Druck und kB die Boltzmann-Konstante
bezeichnen. Für Kn < 0.1 stellt sich jedenfalls eine viskose Strömung ein, für Kn > 10 über-
wiegt die Knudsen-Diffusion (Bathen und Breitbach 2001, S. 89). Zusätzlich gibt es einen breiten
Übergangsbereich, in dem beide Mechanismen zum Stofftransport beitragen.

In den folgenden Abschnitten werden die physikalischen Zusammenhänge der viskosen Strömung
und der Knudsen-Diffusion kurz für eine räumliche Dimension abgeleitet.
14Englisch: linear driving force model
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Viskose Strömung Der Massenstrom der kontinuierlichen viskosen bzw. laminaren Strömung
ergibt sich nach dem Gesetz von Hagen-Poiseuille durch Integration über das sich einstellende
parabolische Strömungsprofil mit dem Druckgradienten dp/dz und der Erweiterung nach Darcy für
poröse Medien zu (Kast 1988, S. 72):

ṁ = −Ama
τlam

d2
ma

32ν
dp

dz
. (2.84)

Dabei bezeichnet τlam die Tortuosität, über die die gegenüber der Schichtdicke verlängerte tat-
sächliche Porenlänge und die zusätzliche Widerstände in Folge von Richtungs- und Querschnitts-
änderungen für die laminare Strömung berücksichtigt werden. Die Querschnittsfläche Ama ist
hier als Gesamtquerschnitt aller Makroporen zu verstehen. Statt der Gesamtquerschnittsfläche
kann – bei Verwendung einer angepassten Tortuosität – in (2.84) auch der Gesamtquerschnitt A
multipliziert mit der Porosität ψ als effektiver Querschnitt verwendet werden, Aeff = ψA. Dabei
wird die Porosität definiert über ψ ≡ 1 − ρ/ρ0 mit der Dichte des porösen Materials ρ und der
Dichte des entsprechenden nicht-porösen Materials ρ0. Der Druckgradient dp/dz ist in (2.84) als
Totaldruckgradient zu verstehen.

Mittels des idealen Gasgesetzes pv = RT und der Konzentration bzw. Molarität c ≡ 1/v = p/(RT )
lässt sich (2.84) umformen zu

ṁ = −Ama
τlam

d2
ma

32ν R
(
T
dc

dz
+ c

dT

dz

)
≈ −Ama

τlam

d2
ma

32ν RT
dc

dz
. (2.85)

Die Abschätzung c dT/dz � Tdc/dz gilt nur für kleine Temperaturgradienten. Bei Adsorptionspro-
zessen ist diese Näherung jedoch häufig gerechtfertigt.

Führt man nun angelehnt an einen Diffusionskoeffizienten einen Koeffizienten für die viskose bzw.
laminare Strömung Dlam ein,

Dlam ≡
d2

ma
32ντlam

RT

M
= ρd2

ma
32ητlam

RT

M
= pd2

ma
32ητlam

, (2.86)

wobei η/ρ = ν und ρ = M/v = Mp/(RT ) verwendet wurde, so ergibt sich aus (2.85) schließlich

ṁ = −AmaDlamM
dc

dz
. (2.87)

Ficksche Gesetze Treibende Kraft für Diffusionsprozesse ist der Gradient des chemischen Poten-
tials dµ/dz (Ruthven 1984, S. 124 f). Der resultierende Massenstrom ergibt sich zunächst allgemein
zu

ṁ = −AmaMBc
dµ

dz
, (2.88)

wobei B eine positive Größe (bzw. die Mobilität) bezeichnet. Das chemische Potential µ eines idealen
Gases hängt von der zugehörigen Aktivität a ab (ibid., S. 125):

µ = µ0 +RT ln a ≈ µ0RT ln p , (2.89)

wobei µ0 den Wert des chemischen Potentials bei Standardbedingungen (oder auch bei beliebigen
festen Startbedingungen) angibt. Die Näherung in (2.89) ist exakt für ein ideales Gas. Für geringe
Konzentrationen hängt µ auch direkt von der Konzentration ab, da dann gilt a ≈ c/c0.
Nimmt man nun wieder einen gegenüber dem Konzentrationsgradienten vernachlässigbaren

Temperaturgradienten dT/dz an, so ergibt sich für (2.88) entsprechend des ersten Fickschen
Gesetzes

ṁ = −AmaMBc

(
RT

d ln a
dz

+R ln adT
dz

)
≈ −AmaMBcRT

d ln a
dz

(2.89)
↓
≈ −AmaMB

d ln p
d ln c

dc

dz
. (2.90)
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Weiterhin lässt sich (2.90) über das ideale Gasgesetz und bei erneuter Vernachlässigung des Tempe-
raturgradienten dT/dz (bzw. im isothermen Fall) auch wieder in Abhängigkeit des Druckgradienten
angeben.

Aus der Energieerhaltung ergibt sich mir der zeitlichen Änderung der Konzentration ∂c/∂t und
der Divergenz der Massenstromdichte ∂(ṁ/Ama)/∂z das zweite Ficksche Gesetz:

M
∂(ca + cg)

∂t
= ∂(ṁ/Ama)

∂z
. (2.91)

Knudsen-Diffusion In mikroporösen Stoffen spielt die molekulare Diffusion – bei der häufiger
Kollisionen zwischen den Molekülen als zwischen Molekülen und Porenwänden auftreten –, aufgrund
der im Vergleich zur thermischen Wellenlänge kleinen Porendurchmesser nur eine untergeordnete
Rolle. Dies kann wieder an der Knudsen-Zahl abgelesen werden. Diffusionsprozesse, bei denen
die Kollisionen mit der Wand diejenige mit anderen Molekülen überwiegen, werden als Knudsen-
Diffusion bezeichnet.
Das erste Ficksche Gesetz lautet für die Knudsen-Diffusion (Kast 1988, S. 73 f)

ṁ = −Ama
4
3
dma
τKn

√
MRT

2π
dc

dz
≈ −Ama

4
3
dma
τKn

√
M

2πRT
dp

dz
, (2.92)

wobei die Formulierung über den Druckgradienten dp/dz mittels des idealen Gasgesetzes unter
Vernachlässigung des Temperaturgradienten erfolgt ist. Der Druckgradient bezieht sich im Falle der
Knudsen-Diffusion nur auf die Partialdruckdifferenz. Führt man entsprechend des Diffusionskoeffizi-
enten der laminaren Strömung den Knudsen-Diffusionskoeffizienten

DKn ≡
4
3
dma
τKn

√
RT

2πM (2.93)

ein, so lautet die Diffusionsgleichung völlig äquivalent zu (2.87)

ṁ = −AmaMDKn
dc

dz
≈ −AmaDKn

M

RT

dp

dz
. (2.94)

Übergangsbereich Der Übergang zwischen beiden Stofftransportmechanismen ist fließend. Die
Überlagerung beider Effekte wird typischerweise im Bereich 0.01 < D/Λ ≡ Kn < 1 (Kast 2001,
S. 4717) angenommen. Füldner (2015, S. 32) geht von einer unteren Grenze von nur Kn = 0.001
aus, in der bereits Gleitströmung15 auftritt. Jedenfalls finden laminare Strömung und Knudsen-
Diffusion in den Makroporen je nach Temperatur- und Druckbedingungen parallel statt, sodass die
entsprechenden Diffusionskoeffizienten einfach addiert werden können:

Deff = DKn +Dlam . (2.95)

Dazu wird eine zu (2.85) äquivalente Gleichung mit dem effektiven Diffusionskoeffizienten Deff
verwendet.

Adsorbatdiffusion Innerhalb der Mikroporen kann die Gasphasendiffusion vernachlässigt werden,
sodass nur noch Diffusion innerhalb des Adsorbats auftritt. Häufig wird sie in der Literatur als
Oberflächendiffusion (Bathen und Breitbach 2001, S. 87 ff; Kast 1988, S. 78 ff; Ruthven 1984,
S. 137 ff) bezeichnet. Aufgrund der Verhältnisse in mikroporösen Adsorbentien (volume filling) wird
in dieser Arbeit der allgemeinere Begriff Adsorbatdiffusion verwendet (Ruthven 1984, S. 124).

Zwar ist die Beweglichkeit der adsorbierten Moleküle im Vergleich zu den Gasmolekülen wesentlich
geringer, doch durch die deutlich höhere Dichte trägt die Diffusion innerhalb der adsorbierten Phase
15Englisch: slip flow
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dennoch wesentlich zum Stofftransport bei. In den Mikroporen ist die Adsorbatdiffusion bei den
hier betrachteten Adsorbenskompositen sogar der entscheidende Stofftransportmechanismus.

Die Adsorbatdiffusion wird meist wie die Knudsen-Diffusion über einen Fickschen Zusammenhang
beschrieben. Dabei stellt der Gradient der Beladung die antreibende Kraft dar. Der entsprechende
Diffusionskoeffizient ist temperatur- und stark beladungsabhängig (Ruthven 1984, S. 138). Die
Beladungsabhängigkeit ergibt sich aus der Bindung der adsorbierten Moleküle an die Adsorp-
tionsplätze. Bei geringen Beladungen sind die adsorbierten Moleküle stark gebunden. Erst bei
höheren Beladungen nimmt die Mobilität der Moleküle und entsprechend das Potential für die
Adsorbatdiffusion zu. Der zur Adsorbatdiffusion gehörige Diffusionskoeffizient entspricht dem Selbst-
diffusionskoeffizienten in der adsorbierten Phase (Füldner 2015, S. 45), der Diffusionsvorgänge
innerhalb desselben Mediums ohne das Vorliegen weiterer treibender Gradienten beschreibt.

Lineare Triebkraft-Modelle

Der Stofftransport wird in abstrakteren Modellen, in der industriellen Praxis (Bathen und Breitbach
2001, S. 90 ff) und bei ungenauer Kenntnis der zugrundeliegenden physikalischen Prozesse häufig
über einen Linear Driving Force Ansatz bzw. mittels eines linearen Triebkraft-Modells approximiert.
Die damit zu erreichende Genauigkeit ist besser als erwartet (Ruthven 1984, S. 241 ff). Die Parame-
trisierung erfolgt meist über die Differenz der Beladung zwischen Ist- und Gleichgewichtszustand ∆x,
kann aber ebenfalls wie in dem nachfolgend beschriebenen transienten Modell (siehe Kapitel 4) über
die entsprechende Druckdifferenz ∆p erfolgen. Bei einer linearen Adsorptionsisotherme können beide
Parametrisierungen ineinander überführt werden. Bei einer nichtlinearen Adsorptionsisotherme
kann anhand von Daten aus Experimenten oder Simulationen empirisch überprüft werden, welcher
Ansatz sich für die betrachteten Temperatur- und Beladungsbedingungen (bzw. Betriebsbedin-
gungen) besser eignet. Weiterhin ist es sinnvoll, die hauptsächlich limitierenden Prozesse, wie die
Stofftransportprozesse in Makro- oder Mikroporen, zur theoretischen Bestimmung des passenden
Modells heranzuziehen. Bei Verwendung eines LDF-Modells wird der Stofftransport nur noch
monodispers betrachtet.
In dieser Arbeit wird ein LDF-Ansatz der Form

dx

dt
= 1
ms

β(x, T, . . . )∆p ,

dT

dt
=
UA(Tfl − T ) +ms

dx
dt qst

ms(xcx,a + cp,s)
.

verwendet, der gekoppelt mit dem zugehörigen Wärmetransport an die Simulationsergebnisse eines
bidispersen, detaillierten Modells angepasst wird.

2.5.3. Wärmeübertragung und -transport
Wärmeübertrager konstanter Temperatur

Hier gilt für die Temperaturänderung eines Fluids dTfl mit konstanter Wärmekapazität cp in
differentieller Form

dQ̇ = ṁcpdTfl . (2.96)

Strömt das Fluid durch einen Wärmeübertrager mit konstanter Temperatur Thx, so gilt für die
innerhalb eines Abschnitts infinitesimaler Länge dz übertragene Wärmeleistung bei vernachlässigten
Verlusten weiterhin

dQ̇ = U(Thx − Tfl)dA = U(Thx − Tfl)A
L
dz , (2.97)

wobei das Produkt UA die Übertragungsleistung und L die Gesamtlänge des Wärmeübertragers
charakterisiert.
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ṁ1

ṁ2
dQ̇

z z + dz

Abbildung 2.2.: Infinitesimaler Abschnitt eines Gegenstromwärmeübertragers

Die Annahme einer konstanten Temperatur gilt für einen endlich ausgedehnten Wärmeübertrager
nur approximativ. Bei geringen Temperaturunterschieden, z. B. aufgrund einer im Verhältnis zu
Massenstrom und Wärmeübertragerleistung sehr hohen Wärmeleitfähigkeit und einem großen
Wärmekapazitätsstrom ẇ ≡ ṁcp, stellt die Annahme einer konstanten Temperatur auch über
längere Abschnitte hinweg jedoch eine gute Näherung dar.
Im Falle eines thermisch langen Wärmeübertragers, d. h. für den die Number of Transfer Units

NTU ≡ UA/(ṁcp) klein ist, ist die Temperatur im Wärmeübertrager entlang des Fluidstroms
nicht konstant. Dann bietet sich eine Diskretisierung des Wärmeübertragers in kleinere Abschnitte
konstanter Temperatur – im Folgenden als Temperaturknoten bezeichnet – an.
Setzt man nun die beiden differentiellen Gleichungen (2.96) und (2.97) gleich und integriert

anschließend über die Länge des Wärmeübertragers (bzw. des Wärmeübertragerabschnitts, der dem
betrachteten Temperaturknoten entspricht), so erhält man∫ Tfl(z=L)

Tfl(z=0)
dTfl

1
Thx − Tfl

= ln Thx − Tin
Thx − Tout

=
∫ L

0
dz

UA

ṁcpL
= UA

ẇ
≡ NTU (2.98)

Daraus folgt schließlich die Gleichung für die Ausgangstemperatur Tout mit NTU ≡ UA/(ṁcp)

Tout = Thx + (Tin − Thx) exp(−NTU) (2.99)

und für die insgesamt auf das Fluid übertragene Leistung Q̇

Q̇ = ṁcp(Tout − Tin) = ṁcp(Thx − Tin)
(
1− exp(−NTU)

)
. (2.100)

Gegenstromwärmeübertrager

Für die Temperaturänderungen zweier Fluide dT1 = T1(z+dz)−T1(z) und dT2 = T2(z+dz)−T2(z)
in einem Gegenstromwärmeübertrager mit konstanten Wärmekapazitäten cp,1 und cp,2 gilt (ṁ1,
ṁ2 > 0, siehe Abbildung 2.2), wobei dQ̇1 und dQ̇2 die in den jeweiligen Fluidstrom einlaufenden
Wärmeströme bezeichnen,

dQ̇1 = ṁ1cp,1dT1 (2.101)
und dQ̇2 = −ṁ2cp,2dT2 . (2.102)

Für die differentielle Temperaturdifferenz d(T1 − T2) folgt daraus bei vernachlässigten Verlusten
an die Umgebung mit dQ̇ = −dQ̇1 = dQ̇2

d(T1 − T2) = dQ̇

(
− 1
ṁ1cp,1

+ 1
ṁ2cp,2

)
. (2.103)

Für die innerhalb eines Wärmeübertragerabschnitts infinitesimaler Länge dz übertragene Wärme-
leistung dQ̇ gilt außerdem

dQ̇ = U(T1 − T2)dA = U(T1 − T2)A
L
dz , (2.104)
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wobei das Produkt UA die Übertragungsfähigkeit des Wärmeübertragers charakterisiert.
Eliminiert man nun dQ̇ in (2.103) durch einsetzen von (2.104) und integriert anschließend über

die Länge des Adsorbers (bzw. des Adsorberabschnitts, der dem Temperaturknoten entspricht), so
erhält man

ln T
out
1 − T in

2
T in

1 − T out
2

=
∫ T1−T2

∣∣
(z=L)

T1−T2

∣∣
(z=0)

d(T1 − T2) 1
T1 − T2

=
∫ L

0
dz

UA

L

(
− 1
ṁ1cp,1

+ 1
ṁ2cp,2

)
= UA

(
− 1
ṁ1cp,1

+ 1
ṁ2cp,2

)
≡ −NTU1 +NTU2 ≡ (R1 − 1)NTU1 (2.105)

⇔ T out
1 − T in

1 = T in
2 − T in

1 + (T in
1 − T out

2 ) exp[(R1 − 1)NTU1] . (2.106)

Dabei wurde R1 ≡ ṁ1cp,1/(ṁ2cp,2) eingeführt. Zur Elimination der Ausgangstemperaturen auf der
rechten Seite von (2.106) wird noch eine weitere Gleichung benötigt. Entsprechend der differentiellen
Darstellung in (2.101) und (2.102) ergibt sich aus der integralen Betrachtung des Wärmeübertragers
für den insgesamt vom Fluidstrom 1 auf den Fluidstrom 2 übertragenen Wärmestrom Q̇

Q̇ = −ṁ1cp,1(T out
1 − T in

1 ) = ṁ2cp,2(T out
2 − T in

2 ) (2.107)
und daraus eine weitere Gleichung für die Temperaturen:

T out
2 = ṁ1cp,1

ṁ2cp,2
(T in

1 − T out
1 ) + T in

2 ≡ R1(T in
1 − T out

1 ) + T in
2 . (2.108)

Eingesetzt in (2.106) ergibt sich

T out
1 − T in

1 = T in
2 − T in

1 + (T in
1 − T in

2 ) exp[(R1 − 1)NTU1]
−R1(T in

1 − T out
1 ) exp[(R1 − 1)NTU1]

⇔ T out
1 − T in

1 = (T in
2 − T in

1 ) 1− exp[(R1 − 1)NTU1]
1−R1 exp[(R1 − 1)NTU1] . (2.109)

Dies ist die wohlbekannte Gleichung für die Ausgangstemperatur eines Fluidstroms eines Gegen-
stromwärmeübertragers (siehe auch Verein Deutscher Ingenieure (VDI) 2010, Abschnitt C1, S. 39,
Tabelle 3). Bildet man nun den Grenzwert für einen unendlich großen Wärmekapazitätsstrom
ẇ2 = ṁ2cp,2 → ∞, dann folgt R1 → 0 und (2.109) geht mit T in

2 = T out
2 = Thx über in (2.99) für

den Wärmeübertrager konstanter Temperatur.

Wärmeübergang vom Wärmeträgerfluid auf eine Rohrwand

Für den Wärmeübergang vom Wärmeträgerfluid auf eine Kanalwand wird die Nußelt-Zahl Nu
herangezogen, über die sich der Wärmeübergangskoeffizient h bestimmen lässt:

Nu ≡ hd

λ
. (2.110)

Dabei ist d der Kanalinnendurchmesser und λ die temperaturabhängige Wärmeleitfähigkeit des
Fluids.

Der Wärmeübergang vom Wärmeträgerfluid auf die Kanalwand limitiert den Wärmetransport im
Falle der hier betrachteten Kanal- und Adsorbergeometrien. Die Wärmeleitung durch Komposit bzw.
Adsorbens ist meist von untergeordneter Bedeutung, da die entsprechenden Widerstände geringer als
der Übergangswiderstand sind. Damit ist eine genaue Abschätzung des Wärmeübergangskoeffizienten
h besonders wichtig.
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Die mittlere Geschwindigkeit in einem Kanal lässt sich aus dem Massenstrom bestimmen v =
ṁ/(ρA), wobei ρ die temperaturabhängige Dichte des Fluids und A den Kanalquerschnitt angibt.
Für die Reynolds-Zahl gilt

Re ≡ vd/ν , (2.111)

wobei d wieder den Kanalinnendurchmesser, ν die temperaturabhängige kinematische Viskosität
des Fluids und v dessen Geschwindigkeit bezeichnet. Die Prandtl-Zahl ergibt sich schließlich zu

Pr ≡ ρcpν/λ . (2.112)

Im laminaren Fall berechnet sich die mittlere Nußelt-Zahl bei Annahme einer konstanten Ka-
nalwandtemperatur im Bereich 0 < Re Pr d/l <∞ mit einer Abweichung von unter 1% zu (ibid.,
S. 694)

Nulam =
{

Nu3
1 + 0.73 + [Nu2 − 0.7]3

}1/3
, (2.113)

wobei Nu1 = 3.66 und Nu2 = 1.077 3
√

RePr(d/x).
Im turbulenten Fall berechnet sich die mittlere Nußelt-Zahl für eine vollständig ausgebildete

Strömung nach Gnielinski (ibid., S. 696) zu

Nuturb = (ξ/8)RePr
1 + 12.7

√
ξ/8
(
Pr2/3 − 1

)[1 +
(
d

l

)2/3 ]
(2.114)

wobei für glatte Rohre
ξ =

(
1.8 log10 Re − 1.5

)−2 (2.115)

gilt.
Im Übergangsbereich zwischen laminarer und turbulenter Strömung im Bereich 2300 < Re <

10000 wurde von Gnielinski (ibid., S. 696) eine lineare Interpolation zwischen laminarer und
turbulenter Nußelt-Zahl vorgeschlagen:

Nu = (1− γ)Nulam,Re=2300 + γNuturb,Re=10000 . (2.116)

Damit lässt sich der Wärmeübergangskoeffizient h für alle auftretenden Strömungszustände berech-
nen.

2.6. Massen-, Energie- und Entropiebilanzen
Ein thermodynamisches System, dessen Begrenzung für Materie durchlässig ist, nennt man offen.
Die Grenzen eines solchen Systems werden zweckmäßigerweise so festgelegt, dass die ein- und aus-
strömenden Energie- und Materieströme möglichst einfach untersucht und mittels Bilanzgleichungen
beschreiben werden können (siehe für die folgenden Bilanzgleichungen z. B. Baehr und Kabelac
2009, S. 75 ff, S. 117 ff).

2.6.1. Massenbilanz
Die Massenbilanz lautet für einen solchen Bilanzraum

dm

dt
=
∑
in
ṁin −

∑
out

ṁout . (2.117)

wobei ṁin = ṁin(t) und ṁout = ṁout(t) die zeitveränderlichen ein- bzw. auslaufenden Massenströme
und m die Masse innerhalb des Bilanzraums bezeichnen.

43



2. Theoretische Grundlagen

2.6.2. Energiebilanz
Die Energiebilanz für ein offenes System kann unter Vernachlässigung von kinetischer und potentieller
Energie aus dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik

dU = δQ+ δW , (2.118)

abgeleitet werden. Wie üblich deutet die Verwendung von δ anstatt von d in einem Differential einer
Größe an, dass es sich nicht eine Zustandsgröße handelt. Integrale über diese Differentiale hängen
also nicht nur von Anfangs- und Endpunkt, sondern vom genauen Verlauf des Wegs ab. Weiterhin
gilt δW = −pdV und δQ ≤ TdS, wobei die Gleichheit nur im reversiblen (quasistationären) Fall,
also bei verschwindender Entropieproduktion (Irreversibilität) gilt. Für ein geschlossenes System
erhält man weiterhin direkt aus (2.118) die Zeitabhängigkeit der inneren Energie U :

dU

dt
= Q̇+ Ẇ , (2.119)

wobei im Allgemeinen sowohl δQ/dt ≡ Q̇ = Q̇(t) als auch δW/dt ≡ Ẇ = Ẇ (t) Funktionen von der
Zeit sein können.

Für ein offenes System muss man weiterhin die ein- und auslaufenden Massenströme ṁin und ṁout
betrachten, die die spezifischen inneren Energien uin und uout in das System einbringen bzw. aus
dem System entfernen. Darüber hinaus verrichtet ein einströmender Massenstrom ṁin auch Arbeit
am System, da das bereits vorhandene Volumen V um dV = ṁinvindt verkleinert wird, d. h. es wird
Kompressionsarbeit pdV = ṁinpvindt gegen den am jeweiligen Eintrittsquerschnitt herrschenden
Druck p geleistet. Die insgesamt spezifisch ins System eingebrachte Arbeit setzt sich folglich aus
der spezifischen inneren Energie uin und aus der spezifischen Kompressionsarbeit pvin zusammen.
Insgesamt entspricht sie damit gerade der spezifischen Enthalpie des Fluids: hin = uin + pvin.
Dieselbe Argumentation gilt für den auslaufenden Massenstrom, wobei in diesem Falle umgekehrt
das System Kompressionsarbeit an der Umgebung verrichtet. Damit lautet die Energiebilanz
insgesamt (verallgemeinert auf mehrere ein- bzw. auslaufende Massenströme):

dU

dt
= Q̇+ Ẇ +

∑
in
ṁinhin −

∑
out

ṁouthout , (2.120)

wobei Q̇ und Ẇ wieder zeitabhängig sein können. Im Falle einer Massenstromdichte würden die
Summen in ein Oberflächenintegral übergehen. Die Größe W (t) enthält als mechanische Arbeit
nun nur noch die sogenannte technische Arbeit (Wellenarbeit), nicht jedoch die spezifischen
Volumenarbeiten, die durch die ein- und auslaufenden Massenströme verursacht werden. Dies
begründet sich darin, dass die Begrenzungen des das offene System umgebenden Kontrollraums als
fest angenommen werden.

2.7. Entropiebilanz
Aus den Hauptsätzen der Thermodynamik folgt mit dem mit den ein- und auslaufenden Wärmeströ-
men verknüpften Entropiestrom Ṡrev sowie der Entropieproduktion Ṡirr ≥ 0 für die Entropiebilanz
für ein geschlossenes System

dS

dt
= Ṡrev + Ṡirr =

∑
i

Q̇i
Ti

+ Ṡirr , (2.121)

wobei über mehrere Wärmeströme unterschiedlicher Temperatur über die Systemgrenze summiert
wird. Im kontinuierlichen Fall einer Wärmestromdichte geht die Summe wieder in ein Oberflächenin-
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tegral über. Für ein offenes System mit ein- und auslaufenden Massenströmen ṁin und ṁout ergibt
sich die Entropie ähnlich wie (2.120) zu

dS

dt
=
∑
i

Q̇i
Ti

+ Ṡirr +
∑
in
ṁinsin −

∑
out

ṁoutsout . (2.122)

2.7.1. Entropieproduktionsraten bei typischen thermodynamischen Prozessen
Wärmestrom mit Temperaturänderung Ein Bilanzraum, in dem stationäre Bedingungen herr-
schen, wird von einem Wärmestrom Q̇ durchströmt. Technische Arbeit oder Stoffströme sind nicht
vorhanden. Beim Eintritt des Wärmestroms Q̇ herrscht die Temperatur T1, am Austritt beträgt die
Temperatur T2 < T1. Aus der Energiebilanz (2.120) folgt Q̇1 = −Q̇2 = Q̇. Mit der Entropiebilanz
für geschlossene Systeme (2.121) lässt sich nun die Entropieproduktionsrate Ṡirr bestimmen:

0 = dS

dt
= Q̇1
T1

+ Q̇2
T2

+ Ṡirr ⇒ Ṡirr = − Q̇1
T1
− Q̇2
T2

= Q̇

(
1
T2
− 1
T1

)
. (2.123)

Massen- und Wärmestrom mit Druck- und Temperaturänderung Betrachtet man wieder einen
Bilanzraum, in dem stationäre Bedingungen herrschen, der nun jedoch von Fluid mit dem Mas-
senstrom ṁ > 0 durchströmt wird. Das Fluid tritt mit Temperatur T1 und Druck p1 ein und mit
Temperatur T2 und Druck p2 < p1 wieder aus. Technische Arbeit wird über die Bilanzraumgrenze
nicht ausgetauscht, Ẇ = 0. Aus der Energiebilanz (2.120) ergibt sich dann

0 = dU

dt
= Q̇+ Ẇ + ṁ(h1 − h2) ⇒ Q̇ = ṁ(h2 − h1) , (2.124)

wobei h1 ≡ h(p1, T1) und h2 ≡ h(p2, T2). Es gibt also einen Wärmestrom Q̇ über die Kontrollraum-
grenze. Mit der Annahme T2 < T1 folgt h2 < h1 und damit Q̇ < 0. Der Wärmestrom verlässt den
Kontrollraum und wird zur niedrigeren Temperatur T2 abgeführt. Mit der Entropiebilanz (2.122)
lässt sich nun die Entropieproduktionsrate Ṡirr bestimmen:

0 = dS

dt
= Q̇

T2
+ Ṡirr + ṁ(s1 − s2) ⇒ Ṡirr = ṁ

(h1 − h2
T2

− (s1 − s2)
)
, (2.125)

wobei s1 ≡ s(p1, T1) und s2 ≡ s(p2, T2).
Gilt umgekehrt T2 > T1, so folgt h2 > h1 und Q̇ > 0, der Wärmestrom fließt also von der Seite

der höheren Temperatur T2 in den Kontrollraum hinein. Trotzdem gilt weiter (2.125), allerdings
sind die Enthalpie- und Entropiedifferenzen nun jeweils negativ. Die Entropieproduktionsrate bleibt
jedoch positiv.

Adiabate Drosselung mit teilweiser Verdampfung Bei einer adiabaten Drosselung (Druckab-
senkung von p1 auf p2 < p1) eines Fluids ändert sich bei Vernachlässigung von kinetischer und
potentieller Energie die Enthalpie nicht. Der Vorgang ist also isenthalp und es gilt h1 = h2. Befindet
sich der Endzustand im Zweiphasengebiet, kann daraus der Dampfgehalt x bestimmt werden:

h1
!= h2 = hlq,2 + x(hg,2 − hlq,2) ⇔ x = h1 − hlq,2

hg,2 − hlq,2
. (2.126)

Da im Zweiphasengebiet die spezifischen Gibbs-Energien

g = h− Ts (2.127)
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von Flüssigkeit und Gas übereinstimmen, gilt T2(sg,2 − slq,2) = hg,2 − hlq,2. Nun berechnet sich die
Entropie im Endzustand zu

s2 = slq,2 + x(sg,2 − slq,2) = slq,2 + h1 − hlq,2
T2

. (2.128)

Da der Prozess adiabat und stationär ist (δQ = 0), entspricht die Entropieproduktion bei der
isenthalpen Drosselung eines realen Fluids im Zweiphasengebiet gerade der Entropiedifferenz
zwischen Anfangs- und Endzustand:

Ṡirr = ṁ(s2 − s1) = ṁ

(
h1 − hlq,2

T2
− (s1 − slq,2)

)
. (2.129)

Dieses Ergebnis ist auch intuitiv einsichtig: Die spezifische Wärme, die bei Druckerniedrigung
der Flüssigkeit – bei einem auf der Phasengrenzlinie verschwindenden Dampfgehalt – frei wird,
entspricht genau der Enthalpiedifferenz h1 − hlq,2. Die zugehörige Abnahme der spezifischen
Entropie von s1 auf slq,2 würde bei einer reversiblen (nicht-adiabaten) Entspannung eintreten. Da
der Vorgang jedoch adiabat und isenthalp erfolgt und die Enthalpiedifferenz bei der Temperatur
T2 < T1 zur teilweisen Verdampfung des Fluids und damit zur Erhöhung der spezifischen Enthalpie
(h1− hlq,2)/T2 aufgewendet wird, ergibt sich aus der Differenz der tatsächlichen und der reversiblen
Entropiezunahme die Entropieproduktionsrate Ṡirr.

Bestimmung der Entropieproduktion Die innerhalb eines bestimmten Zeitraums produzierte
Entropie bzw. die entstandene Irreversibilität lässt sich dann jeweils direkt per Integration bestim-
men:

Sirr =
∫
Ṡirr dt . (2.130)

46



3. Idealisierte Zyklen, stationäre
Modellierung und entropische Analyse

Reale thermodynamische Zyklen, wie sie in einer entsprechenden Maschine ablaufen, lassen sich
nur mit großem Aufwand und allenfalls numerisch und approximativ beschreiben. Daher werden
zur Analyse solcher Zyklen idealisierte thermodynamische Vergleichsprozesse herangezogen. Sie
sind dadurch gekennzeichnet, dass sie mehrere einfach beschreibbare thermodynamische Prozesse
umfassen, die sequentiell ausgeführt werden und theoretisch von einer idealisierten Maschine
ausgeführt werden könnten. In den ablaufenden Teilprozessen werden jeweils einzelne physikalische
Größen konstant gehalten. Dies stellt gegenüber Prozessen, bei denen sich alle unabhängigen
Zustandsgrößen gleichzeitig ändern, eine wichtige Vereinfachung dar und ermöglicht auf diese Weise
erst eine umfassende analytische Analyse.
Für Adsorptionswärmepumpen eignet sich als Vergleichsprozess ein idealer Adsorptionszyklus,

der aus zwei isobaren und zwei isosteren Teilprozessen besteht. Der Zyklus einer realen Adsorptions-
maschine nähert sich dem Idealprozess an, wenn das Kammervolumen verschwindet und sowohl die
(idealisierten) Teilprozesse als auch die Adsorptionsgleichgewichte quasistationär durchlaufen werden.
Für konventionelle, elektrisch angetriebene Kompressionswärmepumpen und -kältemaschinen wird
häufig ein linksläufiger Clausius-Rankine-Zyklus als Vergleichsprozess herangezogen. In beiden Ver-
gleichsprozessen durchläuft das Arbeitsfluid mehrere Phasenwechsel: im ersten Fall vier (Flüssigkeit,
Gas, Adsorbat, Gas, Flüssigkeit), im letzteren Fall zwei (Gas, Flüssigkeit, Gas).
Im Folgenden sollen neben dem idealen Adsorptionszyklus jedoch nur Carnot-Prozesse als

weniger realistische, dafür jedoch im Sinne maximaler Effizienz ideale und theoretisch leicht zu
beschreibende Zyklen betrachtet werden. Das Arbeitsfluid liegt hier immer gasförmig vor. Carnot-
Prozesse bestehen ausschließlich aus reversiblen thermodynamischen Teilprozessen. Dabei wird
die gesamte Antriebswärme bei der maximalen, von der externen Wärmequelle vorgegebenen
Temperatur zugeführt und umgesetzt. Ebenso wird die Abwärme vollständig bei der niedrigsten
von der Mitteltemperaturwärmesenke vorgegebenen Temperatur frei und auch abgeführt. Folglich
entsteht beim Carnot-Prozess auch durch die Kopplung an die externen Wärmequellen und -senken
keine zusätzliche Entropie.

Mit dem idealen Adsorptionszyklus ist die ideale Effizienz dagegen nicht zu erreichen, da sowohl
während der isosteren Teilprozesse vor der Ad- bzw. Desorptionsphase als auch während der isobaren
Ad- bzw. Desorptionsphase die Temperatur des Arbeitsfluids oberhalb der Temperatur der Mittel-
temperaturwärmesenke bzw. unterhalb der Temperatur der Antriebswärmequelle liegt und erst am
Ende eines Halbzyklus die jeweilige externe Temperatur erreicht. Der genaue Temperaturverlauf er-
gibt hierbei sich aus den materialabhängigen Adsorptionsgleichgewichten. Aufgrund dieser endlichen
Temperaturdifferenzen zwischen Wärmezufuhr und -aufnahme sowie Wärmeabgabe und -abfuhr
wird auch bei einem idealen Adsorptionszyklus ohne treibende Temperatur- und Druckdifferenzen
im typischen Anwendungsfall mit Wärmequellen und -senken konstanter (externer) Temperaturen
zwangsläufig Entropie erzeugt.
Der linksläufige Carnot-Prozess ist als Vergleichsprozess für eine Kompressionswärmepumpe

geeignet. Da jedoch eine Adsorptionswärmepumpe ausschließlich Wärme und keinerlei mechanische
Energie mit der Umgebung austauscht, kombiniert man einen rechtsläufigen Carnot-Zyklus (Wär-
mekraftmaschine) mit einem linksläufigen (Wärmepumpe). Intern wird nur mechanische Energie
ausgetauscht, extern wie im Falle der Adsorptionsmaschine nur Wärme. Dies stellt einen idealen
Vergleichsprozess mit maximaler Effizienz zum ideal(isiert)en Adsorptionsprozess dar. Die Gesamtef-
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fizienz dieser gekoppelten Carnot-Zyklen kann mit jener des idealen Adsorptionszyklus verglichen
und zur Berechnung des sogenannten Carnot-Gütegrads herangezogen werden. Dieser Gütegrad
gibt an, inwiefern das temperaturabhängige thermodynamische Potential durch eine Maschine oder
einen Zyklus ausgeschöpft wird.
Ein charakteristisches Merkmal aller Adsorptionszyklen ist, dass sie instationär und zyklisch

ablaufen. Als fest mit dem Wärmeübertrager verbundener Feststoff kann das Adsorbens nicht
wie ein Fluid entlang eines Wärmeübertragers oder zu einem anderen Wärmeübertrager bewegt
bzw. umgewälzt werden. Demnach muss der Adsorber ebenfalls die vollständige Temperaturän-
derung von Adsorbens und Arbeitsfluid durchlaufen (siehe beispielsweise Cerkvenik und Ziegler
2006). Dies ist bei Kompressions- oder Absorptionsmaschinen nicht der Fall: Hier bleiben sämtliche
Wärmeübertrager dauerhaft auf festen Temperaturen, werden also stationär betrieben. Statt Tem-
peraturwechsel zu durchlaufen, wird bei Absorptionssystemen das Lösungsmittel umgewälzt. Über
Lösungsmittelwärmeübertrager kann zur Erhöhung der Effizienz Wärme intern zurückgewonnen
werden.

Bei Adsorptionssystemen wird für das zyklische Aufheizen und anschließende Abkühlen des
Adsorbers neben der Adsorptionswärme auch – abhängig von der Wärmekapazität des Adsorbers –
ein relativ großer Anteil an sensibler Wärme benötigt (Desorption) bzw. frei (Adsorption).1 Damit
erklärt sich, dass ein großes Potential für eine interne Wärmerückgewinnung zwischen Adsorptions-
und Desorptionsphase besteht.

Entsprechend ist die Effizienz relativ einfach aufgebauter Adsorptionsmaschinen, bei denen keine
oder nur wenig sensible und/oder sorptive Wärme intern zurückgewonnen wird, meist geringer als
bei anderen Technologien wie z. B. bei Absorptionsmaschinen mit Lösungsmittelwärmeübertragern
(Cerkvenik und Ziegler 2006; Meunier, Poyelle und LeVan 1997; Pons, Meunier et al. 1999; Pons
und Poyelle 1999). Andererseits lässt sich mit einer optimierten internen Wärmerückgewinnung
die Effizienz entsprechender Adsorptionsmaschinen deutlich steigern. Durch die Instationarität
des Zyklus ist die Wärmerückgewinnung jedoch besonders aufwändig, weil die Wärme zu einem
anderen Zeitpunkt frei wird (namentlich im Adsorptionshalbzyklus) als zu dem sie benötigt wird
(im Desorptionshalbzyklus). Diese Schwierigkeit lässt sich über den Einsatz mehrerer Adsorber,
die den Zyklus zeitlich verschoben durchlaufen, überwinden. Die Integration eines thermischen
Speichers stellt eine weitere Möglichkeit dar.

In diesem Kapitel werden zunächst die Energie- und Entropiebilanzen der für Wärmetransforma-
tionsanwendungen relevanten thermodynamischen Vergleichsprozesse angegeben. Für jeden dieser
Zyklen wird dann die entsprechende Effizienz abgeleitet. Nach den theoretischen Grundlagen wird
das stationäre Modell zur Simulation idealisierter Adsorptionszyklen beschrieben und auf einige
Standardfälle (verschiedene Adsorbentien und Temperaturen, Heiz- und Kühlfall) angewendet. Die
externen Temperaturen für Antrieb und Rückkühlung werden entsprechend der Charakteristika der
untersuchten Stoffpaare (Adsorbens und Adsorptiv bzw. Arbeitsfluid) ausgewählt. Der Tempera-
turhub zwischen Verdampfer und Kondensator wird hier entsprechend des wichtigen Falls eines
Niedertemperaturheizsystems mit einer Erdwärmesonde als Umweltwärmequelle gewählt. Schließlich
wird der Einfluss treibender Temperaturdifferenzen untersucht. Für die thermodynamische Analyse
werden die im Rahmen des stationären Modells auftretenden Entropieproduktionen quantifiziert
und den einzelnen Zyklenabschnitten und Komponenten zugeordnet.

3.1. Thermodynamische Zyklen und Effizienz
In diesem Abschnitt werden die thermodynamischen Vergleichsprozesse für elektrisch bzw. mecha-
nisch angetriebene sowie für thermisch angetriebene Wärmepumpen vorgestellt und deren Effizienzen
abgeleitet. In der Literatur findet sich ein Vergleich wichtiger Prozesse für die Wärmetransformation

1Entsprechend kann auch das Massenverhältnis zwischen Adsorbensmenge und Wärmeübertrager betrachtet werden.
Die umgesetzte Adsorptions- bzw. sorptive Wärme ist proportional zur Adsorbensmasse, die umgesetzte sensible
Wärme näherungsweise proportional zur gesamten thermischen Masse von Wärmeübertrager und Adsorbens.
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und die zugehörigen Irreversibilitäten beispielsweise bei Pons (2004). Anwendungsnähere Darstel-
lungen und der thermodynamische Vergleich verschiedener Sorptionssysteme findet sich bei Herold
und Reinhard Radermacher (1996), Alefeld und Radermacher (1993) und Kühn et al. (2013).

Carnot-Maschine Für den linksläufigen Carnot-Zyklus (siehe Abbildung 3.1a, Maschine 	) lautet
die Energiebilanz ∑

i

Qi = Qev +Qcd +W = 0 . (3.1)

Dabei orientiert sich die Notation an Adsorptionswärmepumpen. Folglich bezeichnen Treg, Trj,
Tcd und Tev die Temperaturen von Regeneration bzw. Antrieb, Rückkühlung, Kondensator und
Verdampfer. Entsprechendes gilt für die Wärmemengen.

Die zugehörige Entropiebilanz lautet für konstante Temperaturen bei Wärmeaufnahme und
-abgabe ohne jegliche Entropieproduktion∑

i

Si = Sev + Scd = Qev
Tev

+ Qcd
Tcd

= 0 . (3.2)

Aus der Entropiebilanz ergibt sich Qev/Qcd = −Tev/Tcd. Damit können die Leistungszahlen (COP )
für Heiz- und Kühlbetrieb einer idealen, elektrisch bzw. mechanisch angetriebenen Kompressions-
Wärmepumpe bestimmt werden zu

COPcool ≡
Qev
W

= −Qcd −W
W

= −Qcd
W
− 1 ≡ COPheat − 1

= Qev
−Qcd −Qev

= −Tev/Tcd
−1 + Tev/Tcd

= Tev
Tcd − Tev

. (3.3)

Betreibt man eine Wärmekraftmaschine (siehe Abbildung 3.1a, Maschine �) zwischen den Tempe-
raturen Treg und Trj mit dem (rechtsläufigen) Carnot-Wirkungsgrad

εcarnot ≡
W

Qreg
= Treg − Trj

Treg
(3.4)

sowie eine ideale Kompressionswärmepumpe zwischen Tcd und Tev in Serie (d. h. die von der Wärme-
kraftmaschine erzeugte mechanische Energie W wird zum Antrieb der Kompressionswärmepumpe
verwendet), so beträgt der Gesamtwirkungsgrad bzw. der COP

COPcool = Treg − Trj
Treg

Tev
Tcd − Tev

= 1− Trj/Treg
Tcd/Tev − 1 ≡ COP

4T
cool (3.5)

Dies stellt den Wirkungsgrad einer idealen thermisch angetriebenen Kältemaschine für den Fall
Sev = Scd (oder äquivalent Sreg = Srj) dar (Hellmann 2002). Gilt weiterhin Trj = Tcd, so bietet sich
die Definition

COP 3T
cool ≡

1− Trj/Treg
Trj/Tev − 1 = 1/Trj − 1/Treg

1/Tev − 1/Trj
(3.6)

an.

Sorptionswärmepumpe Da Adsorptionsmaschinen instationär arbeiten, werden die Bilanzglei-
chungen integral für einen stationären Zyklus angegeben. Unter einem stationären Zyklus versteht
man dabei einen Zyklus, zu dessen Ende alle physikalischen Zustandsgrößen des Systems wieder
mit ihren Anfangswerten übereinstimmen. Allgemein lautet dann die integrale Energiebilanz einer
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(a) Gekoppelte Carnot-Maschinen: Wärmekraftmaschi-
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−Qrj −Qcd

Qev −Ql
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(b) Thermisch angetriebene Maschine mit Verlusttermen

Abbildung 3.1.: Ideale und reale Maschine für Wärmetransformationsanwendungen

thermisch angetriebenen Wärmepumpe (siehe Abbildung 3.1b), die – bei Berücksichtigung der
Wärmeverluste an die Umgebung Ql – zwischen Wärmequellen und -senken2 auf fünf verschiedenen
Temperaturniveaus operiert,∑

i

Qi = Qev +Qcd +Qads +Qreg +Ql = 0 . (3.7)

Die zugehörige Entropiebilanz lautet unter Berücksichtigung entropischer Verluste Sirr (siehe
Abbildung 3.1b) nun ∑

i

Si = Qev
Tev

+ Qcd
Tcd

+ Qads
Tads

+ Qreg
Treg

+ Ql
Tl

+ Sirr = 0 . (3.8)

Handelt es sich tatsächlich um nur drei distinkte Temperaturniveaus, d. h. Trj ≡ Tads = Tl = Tcd,
oder verwendet man die der Gesamtwärmeabgabe Qrj = Qads +Ql +Qcd entsprechende entropische
Mitteltemperatur T ≡ Trj

1
Trj

= 1
Qrj

(
Qads
Trj

+ Ql
Tl

+ Qcd
Tcd

)
, (3.9)

so folgt aus (3.7) und (3.8)

Qev +Qreg = −Qrj = Trj

(
Qreg
Treg

+ Qev
Tev

+ Sirr

)
⇔ 0 =

(
1− Trj

Treg

)
Qreg +

(
1− Trj

Tev

)
Qev − TrjSirr . (3.10)

Damit ergibt sich der Kühl-COP zu

COPcool ≡
Qev
Qreg

=
(

1− Trj
Tev

)−1 [
−
(

1− Trj
Treg

)
+ TrjSirr

Qreg

]
= COP 3T

cool −
(

1
Tev
− 1
Trj

)−1
Sirr
Qreg

. (3.11)

Ist es möglich, die Verlustwärme Ql als Nutzwärme einzusetzen, so ergibt sich der Heiz-COP 3 wie
üblich zu

COPheat ≡ −
Qrj
Qreg

= Qreg +Qev
Qreg

= COPcool + 1 . (3.12)

2Die Notation bezieht sich auf Adsorptionswärmepumpen. Für Absorptionswärmepumpen sind Qads und Tads mit
der am Absorber abgeführten Wärme bzw. der zugehörigen Temperatur zu identifizieren.

3Der Heiz-COP entspricht dem in der VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (2013) definierten Nutzungsgrad und unterscheidet
sich von der ebenda definierten Heizzahl darin, dass bei der Heizzahl auch die elektrische Leistungsaufnahme
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Andernfalls muss die Verlustwärme abgezogen werden, und es ergibt sich

COPheat ≡ −
Qcd +Qads

Qreg
= Qreg +Qev +Ql

Qreg
= COPcool + 1 + Ql

Qreg
, (3.13)

wobei wegen Ql < 0 der resultierende COPheat absinkt.
Der Carnot-Gütegrad ist nun das Verhältnis COPreal/COPideal und gibt die Effizienz im Sinne

des zweiten Hauptsatzes an (Meunier, Neveu und Castaing-Lasvignottes 1998; Meunier, Poyelle
und LeVan 1997). In Kühl- und Heizfall lauten die Carnot-Gütegrade für drei Temperaturniveaus
entsprechend

ηcool ≡
COP real

cool
COP ideal

cool
= COPcool

COP 3T
cool

bzw. ηheat ≡
COP real

heat
COP ideal

heat
= COPheat

COP 3T
heat

= COPheat

COP 3T
cool + 1

. (3.14)

Bei verschwindender Irreversibilität Sirr = 0 und wenn die Verlustleistung zur Nutzwärme gezählt
wird entsprechen sich die Bilanzen für die thermisch angetriebene Wärmepumpe und die gekoppelten
Carnot-Maschinen. Kühl- und Heiz-COP sind folglich in beiden Fällen gleich.

Betrachtet man nun den Fall einer Adsorptionswärmepumpe mit einem integrierten thermischen
Speicher zur internen Wärmerückgewinnung, so kann die Maschine in drei Teilsysteme zerlegt
werden. Dabei werden zur Vereinfachung der Notation die Verluste an die Umgebung vernachlässigt,
d. h. Ql = 0. Die zugehörigen integralen Bilanzen eines stationären Zyklus für Energie und Entropie
(Meunier, Poyelle und LeVan 1997; Schwamberger, Joshi und Schmidt 2011) lauten dann für den
Adsorber (Komponente I)

−Qin
stor +Qout

stor + ∆H = 0 , −Q
in
stor

T in
stor

+ Qout
stor

T out
stor

+ ∆S + ∆Sirr,1 = 0 , (3.15)

für den thermischen Speicher (Komponente II)

Qht +Qcl +Qin
stor −Qout

stor = 0 , Qht
Tht

+ Qcl
Tcl

+ Qin
stor

T in
stor
− Qout

stor
T out

stor
+ ∆Sirr,2 = 0 , (3.16)

und schließlich für Verdampfer und Kondensator (Komponente III)

Qev +Qcd −∆H = 0 , Qcd
Tcd

+ Qev
Tev
−∆S + ∆Sirr,3 = 0 . (3.17)

Dabei wurden die am Adsorber freiwerdende und vom Speicher aufgenommene Wärmemenge Qin
stor

zu der entropischen Mitteltemperatur T in
stor und die vom Adsorber aufgenommene und vom Speicher

bereitgestellte Wärmemenge Qout
stor zu der entropischen Mitteltemperatur T out

stor eingeführt. Beide
Mitteltemperaturen werden auf Basis der in einem (Halb-)Zyklus4 ausgetauschten Wärmemengen
bestimmt.

der Wärmepumpe berücksichtigt und daher im Nenner zum Aufwand addiert wird. Allerdings werden sowohl
Nutzungsgrad als auch Heizzahl nach VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (ibid.) auf den Heizwert des Brennstoffs
bezogen. Das bedeutet zunächst, dass Feuerungsverluste berücksichtigt werden. Dies ist im Rahmen dieser Arbeit
nicht erfolgt, was im Vergleich mit VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (ibid.) zu leicht erhöhten Effizienzwerten führt.
Andererseits wird, z. B. bei der Abkühlung des Abgases bis auf die Temperatur der Mitteltemperaturwärmesenke,
durch Brennwerttechnik Kondensationswärme frei, die in dieser Arbeit ebenfalls unberücksichtigt bleibt. Für
Kühl-COP und Kühlzahl gilt Entsprechendes. Das Analogon zur Heizzahl ist bei Kompressionswärmepumpen die
Leistungszahl. Bei Sorptionswärmepumpen spricht man analog zur Jahresarbeitszahl bei Kompressionswärme-
pumpen von der Jahresheizzahl. Beides sind über das Jahr gemittelte Kennzahlen, wobei die zugrundeliegenden
Einzelwerte der Heiz- bzw. Leistungszahl üblicherweise mit den zugehörigen Nutzwärmen gewichtet werden.

4Ein Halbzyklus genügt grundsätzlich für die Berechnung dieser Mitteltemperaturen, da in den Halbzyklen die
Wärme jeweils nur in eine Richtung fließt. Damit verschwindet jeweils eine der beiden Wärmemengen.
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Die Strömungsvorgänge des Arbeitsfluids von Verdampfer zu Adsorber sowie von Adsorber zu
Kondensator haben Enthalpie- und Entropieströme zur Folge. Die Enthalpiedifferenz ∆H erscheint
explizit in (3.15) und mit negativem Vorzeichen in (3.17), da sie Resultat der Enthalpieströme
zwischen Komponente I und III ist und netto auf Komponente I übertragen wird. Entsprechend
ergibt sich auch die zwischen den Komponenten I und III netto auf Komponente I übertragene
Entropie ∆S, die wiederum durch die (externen) Entropieströme verursacht wird. Die Enthalpie des
Kondensats, das vom Kondensator in den Verdampfer strömt, taucht in (3.17) jedoch nicht auf, da
es sich im Sinne der hier gewählten Bilanzierung dabei um einen internen Enthalpiestrom handelt:
Der Enthalpiestrom verlässt den Kondensator und tritt in den Verdampfer ein, die allerdings beide
in der (abstrakten) Komponente III enthalten sind.

Die Irreversibilitäten lassen sich bis zu einem gewissen Grad beliebig zwischen den Komponenten
aufteilen, da die entropischen Mitteltemperaturen einen weiteren Freiheitsgrad darstellen. Irreversi-
bilitäten, die durch treibende Temperaturdifferenzen bei der Wärmeübertragung zwischen Adsorber
und Speicher entstehen, können beispielsweise entweder in ∆Sirr,1 oder auch in ∆Sirr,2 berück-
sichtigt werden, bei entsprechend angepassten entropischen Mitteltemperaturen. Irreversibilitäten
aufgrund der Differenzen zwischen den externen Temperaturen der Antriebswärmequelle Treg bzw.
der Mitteltemperaturwärmesenke Trj und der am Adsorber aufgenommenen bzw. freiwerdenden
Wärmen5 können sowohl dem Adsorber (Komponente I, ∆Sirr,1) oder dem im Speicher integrierten
wärmezuführenden Heizer und dem ebenfalls im Speicher integrierten wärmeabführenden Kühler
zugeordnet werden (dann Komponente II, ∆Sirr,2). Zusätzliche interne Verluste in Speicher und
Adsorber können eindeutig in ∆Sirr,2 bzw. ∆Sirr,1, bilanziert werden. Mit dem Arbeitsfluid verbun-
dene Irreversibilitäten, die zwischen Kondenator oder Verdampfer verursacht werden, etwa bei der
Drosselung des Kondensats, werden ∆Sirr,3 zugeschlagen. Die bei der Zyklierung des Arbeitsfluids
entstehenden Irreversibilitäten, z. B. bei Temperaturerhöhung zwischen Verdampfer und Adsorber
und -erniedrigung von Adsorber zu Kondensator, können wieder entweder in Komponente I oder
Komponente III bilanziert werden.
Eine direkte Ankopplung der Antriebswärmequelle und der Rückkühlungseinheit an den Spei-

cher, was sich in Gleichung (3.16) durch die Wärmemengen Qht und Qcl und die entsprechenden
entropischen Mitteltemperaturen Tht und Tcl ausdrückt, hat dabei einen wichtigen Einfluss auf die
Betriebsweise des Adsorptionssystems: Bei einer entsprechenden Regelung dient der thermische
Speicher dann nicht nur zur internen Wärmerückgewinnung, sondern auch zur Pufferung von An-
triebswärme, die über einen Heizer von der Hochtemperaturwärmequelle zugeführt wird. Weiterhin
wird im unteren Bereich des Speichers die auf mittlerem Temperaturniveau anfallende Wärme
zwischengespeichert. Diese Wärme kann so kontinuierlich an die Mitteltemperaturwärmesenke
abgeführt werden.

3.2. Stationäres Modell
Auf Basis eines idealen Adsorptionszyklus kann in einem ersten Schritt das Effizienzpotential eines
Adsorptionspaars bei vorgegebener Temperaturdifferenz zwischen Kondensator und Verdampfer,
dem sogenannten Temperaturhub, sowie der maximalen Antriebs- und der minimalen Adsorptions-
temperatur mittels eines einfachen stationären Energiebilanz-Modells abgeschätzt werden. Da für
die Beschreibung der Adsorptionsvorgänge ausschließlich Gleichgewichtsdaten verwendet und die
Einflüsse der Adsorptionskinetik vernachlässigt werden, ergibt sich eine relativ kurze Rechenzeit.
Der Adsorber wird genau wie Verdampfer und Kondensator über jeweils einen Temperaturknoten
abgebildet, die zumindest enthaltenes Arbeitsfluid und den Wärmeübertrager umfassen. Verdamp-
fer und Kondensator sind noch weiter idealisiert: Sie ändern ihre Temperatur im Zyklenverlauf

5Diese Irrversibiltäten werden von Meunier, Poyelle und LeVan (1997) als Verluste der externen thermischen
Kopplung bezeichnet.
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nicht. Weiterhin befinden sich gasförmige und flüssige Phase in beiden Komponenten jederzeit im
Gleichgewicht.
In der Literatur finden sich vergleichbare Energiebilanzmodelle (Núñez 2001; Schicktanz, Hüge-

nell und S. Henninger 2012), die ebenfalls zur Abschätzung des COP verwendet werden können,
insbesondere im Hinblick auf das verwendete Adsorptionspaar und die externen Temperaturen. Die
Energiebilanzen des in dieser Arbeit vorgestellten Modells werden ähnlich wie in einer Reihe von
transienten Modellen zur Untersuchung von Adsorptionsmaschinen (Ben Amar, Sun und Meunier
1996; Cacciola und Restuccia 1995; Chua et al. 2004; Hassan, Mohamad und Bennacer 2011;
Karagiorgas und Meunier 1987; Khan et al. 2008; Miltkau und Dawoud 2002; Schicktanz und Núñez
2009; Uyun et al. 2009) aufgestellt.

Darüber hinaus erlaubt das hier beschriebenen Modell auch die Untersuchung des Potentials
der idealen Wärmerückgewinnung sowie zweier realer Wärmerückgewinnungskonzepte. Es handelt
sich um eine Weiterentwicklung des von Schwamberger, Joshi und Schmidt (2011) veröffentlichten
Modells. Es zeichnet sich wegen der Verwendung der energiebilanzkonsistenten Adsorptionsenthalpie
nach der Clausius-Clapeyron-Gleichung (2.30), wegen der isosteren Wärmekapazität nach (2.67)
sowie wegen der vollständigen Berücksichtigung des Realgasverhaltens des Arbeitsfluids durch eine
sehr hohe Konsistenz und Genauigkeit aus.

Beides zeigt sich insbesondere durch sehr kleine Residuen in den über einen Zyklus integrierten
und bilanzierten Zustandsvariablen Energie und Entropie.6 Da bei der Rückgewinnung eines großen
Anteils der während des Adsorptionshalbzyklus freiwerdenden Wärme auch die von außen zugeführte
Antriebswärme deutlich sinkt, sind diese Residuen bei der Entropieanalyse, aber auch schon bei der
Berechnung des COP störend. Schließlich erfolgt die (numerische) Integration der Energiegleichungen
mit einer festgelegten Genauigkeit, sodass bei den integralen Werten eine hohe Genauigkeit erreicht
wird und Fehlerabschätzungen möglich werden. Für die Entropiebilanzierung und -analyse werden
innerhalb des Modells detailliert alle stationär erfassbaren Entropieproduktionen in den einzelnen
Komponenten quantifiziert.

Die im realen System aufgrund von Verlusten immer nur partiell realisierbare interne Wärmerück-
gewinnung kann im Modell über einen integralen Verlustfaktor bzw. -parameter näherungsweise
berücksichtigt werden. Die Berechnung des COP mit einer idealisierten internen Wärmerück-
gewinnung dient hingegen zur Bestimmung einer oberen Schranke für die gegebenen externen
Temperaturen sowie den betrachteten Adsorber und das zugehörige Adsorptionspaar. Die be-
rechneteten Effizienzen stellen dann eine thermodynamische Grenze unter Berücksichtigung der
Materialeigenschaften dar. Die Berechnung des COP ohne jegliche Wärmerückgewinnung erlaubt
die Abschätzung einer mit geringem apparativen Aufwand erreichbaren Effizienz. Empirisch zeigt
sich, dass eine mäßige Wärmerückgewinnung zumindest die zusätzlich in einem realen System
vorhandenen und im stationären Modell nicht abgebildeten Verlustfaktoren ausgleichen kann.

Bei der idealisierten internen Wärmerückgewinnung werden Wärmeverluste des Speichers an die
Umgebung und Vermischungsverluste im Speicher nicht berücksichtigt. Weiterhin sind auch die
Verluste in Adsorber, Verdampfer und Kondensator durch thermische und stoffliche Kurzschlüsse
sowie weiterer Wärmeverluste an die Umgebung im stationären Modell nicht abgebildet. Mittels
einer Abschätzung der treibenden Temperaturdifferenzen über den in den Adsorber integrierten
Wärmeübertrager (Fluid-Adsorbens-Übergang)7 kann jedoch eine Verlustquelle abgeschätzt werden,
etwa durch Verwendung typischerweise auftretender Temperaturdifferenzen. Diese Temperaturdif-
ferenzen sind leistungsabhängig, und müssen für unterschiedliche Heiz- und Kälteleistungen der
Maschinen neu ermittelt oder abgeschätzt werden, da im stationären Modell neben den treibenden

6Aufgrund des instationären Arbeitsweise muss bei einer Adsorptionswärmepumpe die Bilanzierung und damit
auch die (numerische) Integration über einen vollständigen Zyklus durchgeführt werden. Inkonsistenzen haben
daher einen deutlich höheren Einfluss als bei stationären Prozessen. Bei einer Absorptionswärmepumpe ist eine
hinreichend konsistente Bilanzierung entsprechend wesentlich einfacher.

7Die Nomenklatur ist in der Literatur nicht eindeutig. Unter dem Adsorber versteht man entweder genau der Wär-
meübertrager mit aufgebrachten Adsorbens oder auch das gesamte Adsorptionsmodul mit weiteren Bestandteilen.
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Temperaturdifferenzen am Adsorber keinerlei Leistungseffekte berücksichtigt sind.8 Die Bestimmung
der möglichen Nutzleistung und Untersuchungen zu instationären Effekten erfolgt nur im transienten
Modell.
Eine evakuierte Kammer, die die drei Komponenten Adsorber, Verdampfer und Kondensator

beinhaltet, wird hier als Adsorptionsmodul bezeichnet. Weiterhin sind (meist passive) Ventile
enthalten, die einen Druckausgleich zwischen Verdampfer und Kondensator verhindern (Rückschlag-
ventile, Expansionsventil). Aus der energetischen und entropischen Bilanzierung der Komponenten
innerhalb dieses Moduls leiten sich die Hauptgleichungen des stationären Modells ab. Die Ventile
werden dabei nicht weiter betrachtet.

Die Bilanzräume umfassen für jede der drei Komponenten zumindest den metallischen Wärme-
übertrager (Gehäuse, Verrohrung, Wärmeübertragerelemente wie beispielsweise Lamellen, Fixie-
rungselemente, . . . ) und das im jeweiligen Wärmeübertrager vorhandene Arbeitsfluid. Dazu gehört
insbesondere auch das Reservoir im Verdampfer bzw. der Verdampferpool, dessen Füllstand im
Zyklenverlauf schwankt. Zusätzlich werden im Falle des Adsorbers das Adsorbens und gegebenen-
falls eine Binderkomponente berücksichtigt. Optional kann auch das im Adsorberwärmeübertrager
vorhandene Wärmeträgerfluid zur thermischen Masse des Adsorbers addiert werden.

Wie beschrieben sind Wärme- und Massenverluste an die Umgebung und zu den anderen
Komponenten und auch das Wärmeträgerfluid in Verdampfer und Kondensator nicht im Modell
enthalten. Ein endlicher Wärmeübertrager, der bei endlicher Leistung zu einer endlichen treibenden
Temperaturdifferenz am Adsorber führt, wird ausgehend von einem vollständig idealen Prozess
als erste Nichtidealität berücksichtigt. Weitere Nichtidealitäten wie Wärme- und Massenverluste
sollen auf dem hohen Abstraktionsniveau des stationären Modells noch nicht abgebildet werden. Im
transienten Modell (siehe Kapitel 4), mit dem neben der Leistungsbestimmung auch spezifische
anlagentechnische Realisierungen untersucht werden können, werden diese Verluste dann betrachtet.

3.2.1. Adsorber
Für den Adsorber kann die innere Energie U vereinfachend als Summe aus den inneren Energien
des Wärmeübertragers (inklusive aller weiteren thermischen Massen wie Aufhängungen, Verschrau-
bungen, weitere Verrohrung wie Verteil-, Sammel- und Anschlussrohre außerhalb des Adsorbers und
ggf. auch das im Adsorber befindliche Wärmeträgerfluid mit temperaturunabhängig und konstant
angenommener Dichte), des Adsorbens und des Adsorbats dargestellt werden:

U = Uhx + Us + Ua = mhxuhx +msus +maua . (3.18)

Das zugehörige totale Differential dU(p, T,mhx,ms,ma) lautet dann

dU = mhxduhx +msdus + dUa , (3.19)

wobei bereits dmhx = dms = 0 verwendet wurde.
Für jede homogene kondensierte Phase – und als solche sollen sowohl Wärmeübertrager als

auch das Adsorbens betrachtet werden – lauten die partiellen Ableitungen der spezifischen inneren
Energie u nach den in der Modellierung leicht zugänglichen Variablen T und p(

∂u

∂T

)
p

= T

(
∂s

∂T

)
p

− p
(
∂v

∂T

)
p

= cp − pvα = cp −
pα

ρ
, (3.20)(

∂u

∂p

)
T

= T

(
∂s

∂p

)
T

− p
(
∂v

∂p

)
T

= −T
(
∂v

∂T

)
p

+ pvβ = −Tα
ρ

+ pβ

ρ
. (3.21)

8Es wäre möglich, auch treibende Temperaturdifferenzen an Kondensator und Verdampfer abzubilden. Zusammen
mit einer leistungsabhängigen Zunahme der Temperaturdifferenzen an allen Wärmeübertragern könnte dann die
Systemeffizienz leistungsabhängig bestimmt werden.
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Dabei wurde die Maxwell-Relation (∂s/∂p)T = −∂2g/(∂T∂p) = −(∂v/∂T )p verwendet. Damit
lautet das Differential der spezifischen inneren Energie

du =
(
∂u

∂T

)
p

dT +
(
∂u

∂p

)
T

dp =
(
cp −

pα

ρ

)
dT + 1

ρ

(
pβ − Tα

)
dp (3.22)

Weiterhin wird angenommen, dass Adsorbens und und Wärmeübertrager inkompressibel sind,
d. h. dass die zugehörigen isothermen Kompressibilitäten −ρ(∂v/∂p)T ≡ β verschwinden, was
bei Festkörpern und meist auch allgemein bei kondensierten Phasen eine sehr gute Näherung
darstellt. Im Allgemeinen hängt damit die Wärmekapazität weiterhin von Temperatur und Druck
ab, cp = cp(p, T ). Zur Modellvereinfachung und wegen der sehr geringen Abweichung von den
realen Materialeigenschaften wird die Wärmekapazität jedoch häufig druckunabhängig gewählt,
d. h. cp = cp(T ).9 Dann muss auch der isobare Expansionskoeffizient α verschwinden, denn für das
totale Differential dh gelten die Integrabilitätsbedingungen 0 = (∂cp(T )/∂p)T = ∂2h/(∂p∂T ) =
(∂v/∂T )p = vα. Für Aluminium und Kupfer betragen die mittleren isobaren (volumetrischen)
Expansionskoeffizienten α im Temperaturbereich zwischen 0 und 100℃ ungefähr 71×10−6 K−1 bzw.
50×10−6 K−1 (Grote und Feldhusen 2012, siehe Anh. D6 Tabelle 10). Die Vernachlässigung von pα/ρ
gegenüber cp im ersten Summanden von (3.22) ist damit bei den geringen auftretenden Drücken
möglich.10 Eine Vernachlässigung des zweiten Terms von (3.22), d. h. diejenige von Tα/(ρcp) ·
dp/dT = 10−11 × dp/d log T , ist weniger offensichtlich, für die hier betrachteten Prozesse aber
dennoch mit sehr hoher Genauigkeit möglich.

Verwendet man nun entsprechend α = β = 0 in (3.22), so ergibt sich du = du(T ) = cp(T )dT = dh.
Damit gilt

cV ≡ (∂u/∂T )V = cp ; (3.23)
die Wärmekapazitäten bei konstantem Druck und Volumen entsprechen sich also. Damit verlieren
die Subskripte p und V ihre Aussagekraft und werden deshalb im Folgenden meist fortgelassen,
und entsprechend gilt chx ≡ cp,hx und cs ≡ cp,s.

Im Gegensatz zu den konstant bleibenden Massen von Wärmeübertrager mhx und Adsorbens ms
ist die Masse des Adsorbats ma variabel. Damit ergibt sich die Ableitung nach der Zeit bzw. die
linke Seite des Energiesatzes (2.120) zu

dU

dt
= mhx

duhx
dt

+ms
dus
dt

+ dUa(T, x)
dt

≈
(
mhxchx +mscs

)dT
dt

+ dHa(T, x)
dt

. (3.24)

Für die adsorbierte Phase wird die innere Energie mittels der Enthalpie angenähert. Wegen der im
Vergleich zur Gasphase hohen Dichte bzw. wegen des geringen spezifischen Volumens der adsor-
bierten Phase und der als gering angenommenen isothermen Kompressibilität αTa ist dies zulässig,
solang keine extrem hohen Genauigkeitsanforderungen gestellt werden (siehe auch (2.58)). Eine
thermodynamisch konsistente Bilanz, die insbesondere bei der Anwendung des stationären Modells
für die Zyklenanalyse sehr wichtig ist, wird durch diese Näherung nicht beeinträchtigt. Anderer-
seits ist die hier beschriebene Näherung beispielsweise in Anbetracht der typischerweise erreichten
Genauigkeiten bei den Adsorptionsgleichgewichten (Modell und Messdaten) völlig ausreichend.

Nun kann für das Differential der Adsorbatphase dHa der Ausdruck aus (2.59) verwendet werden,
allerdings nicht mit molaren, sondern hier mit massenbezogenen (spezifischen) Größen cx,a, qst und
hg. Dann folgt

dHa ≈ msx
(
cx,adT + (hg − qst)dx

)
. (3.25)

Für das Differential der inneren Energie des Gesamtsystems ergibt sich dann näherungsweise

dU =
(
mhxchx +ms(cs + xcx,a)

)
dT +ms(hg − qst)dx . (3.26)

9Die thermodynamische Konsistenz des Modells ist dennoch gewährleistet.
10Mit dem Sättigungsdampfdruck von Wasser bei 60℃ gilt für Aluminium und Kupfer psat(60 ℃)α/(ρcp) < 10−6.
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Damit folgt für die Energiebilanz nach (2.120)(
mhxchx +ms(cs + xcx,a)

)dT
dt

+ms

(
hg(p, T )− qst

)dx
dt

= Q̇ + ṁinh
sat
g (Tev)− ṁouthg(p, T ) . (3.27)

Dabei bezeichnet Q̇ die vom Adsorber auf das Wärmeträgerfluid übertragene Wärmeleistung, da
keine weiteren Wärmeströme auftreten: Die in realen Maschinen auftretenden thermischen Verluste
an andere Komponenten und an die Umgebung werden vernachlässigt.
Zusammen mit der Massenbilanz für das Arbeitsfluid am Adsorber,

ms
dx

dt
= ṁin − ṁout =

{
ṁin , Adsorption,
−ṁout , Desorption,

(3.28)

wobei hier der Massenstrom ṁin für die Desorption und der Massenstrom ṁout für die Adsorption
verschwinden, ergibt sich aus (3.27)

Q̇ =
(
mhxchx +ms

(
cs + xcx,a(T )

))dT
dt

−ms
dx

dt

{
qst(x, T )−

(
hg(p, T )− hsat

g (Tev)
)
, Adsorption,

qst(x, T ) , Desorption.
(3.29)

Dabei wurde angenommen, dass die Temperaturänderung des Gases im Adsorptionsfall im Adsorber,
im Desorptionsfall im Kondensator geschieht.

Für eine vereinfachte Notation bietet es sich an, die spezifische Wärmekapazität des Gesamtsystems
aus Adsorbens und Adsorbat zu definieren:

csa(x, T ) ≡ cs + xcx,a(T ) . (3.30)

Entsprechend des Betriebszustands und der Auslegung des Wärmeübertragers stellen sich in
einer realen Maschine zwischen Wärmeträgerfluid und Adsorber bzw. Adsorbens finite treibende
Temperaturdifferenzen ein:

∆T = |Tfl − T | . (3.31)

Während des Adsorptionshalbzyklus wird Wärme abgeführt. Folglich ist die Fluidtemperatur Tfl
geringer als die Adsorbertemperatur11 T , also Tfl . T . Im Desorptionshalbzyklus wird Wärme
zugeführt und es gilt Tfl & T . Die Adsorbertemperatur T ist relevant für die Thermodynamik
am Adsorber, insbesondere zur Bestimmung der Adsorptionsgleichgewichte und damit zusam-
men mit dem Druck für Beladung und Beladungsänderung. Die Fluidtemperatur Tfl ist relevant
für die Ankopplung des Adsorbers an externe Wärmequellen und -senken sowie für die interne
Wärmerückgewinnung.

Um auch im stationären Modell entropische Verluste an den Wärmeübertragern (bzw. entropische
Verluste außerhalb des Adsorbermoduls, bestehend aus Adsorber, Verdampfer und Kondensator)
berücksichtigen zu können, wird eine feste treibende Temperaturdifferenz ∆T angenommen. Mittels
experimenteller Ergebnisse, Herstellerdaten oder unterstützt durch das transiente Modell können die
Temperaturdifferenzen in Abhängigkeit der Wärmeübertrager und des Betriebspunkts abgeschätzt
werden.

Für klassische Adsorptionssysteme, bei denen kein oder nur ein relativ kleiner Teil der im
Adsorptionshalbzyklus freiwerdenden Wärme zurückgewonnen werden kann, spielen die Verluste
11Der Begriff Adsorbertemperatur wird hier synonym mit der (mittleren) Adsorbenstemperatur verwendet und

jeweils mit T bezeichnet, da nur eine gemeinsame (homogene) Temperatur für Wärmeübertrager und Adsorbens
angenommen wird.
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Abbildung 3.2.: Clapeyron-Diagramm eines idealen Adsorptionszyklus 0-1-2-3 zum Temperaturtripel
8/34/200℃ für das Adsorptionspaar Zeolith 13X/Wasser. Adsorptions- (0-2) und
Desorptionshalbzyklen (2-0) umfassen jeweils eine isostere (0-1, 2-3) und eine isobare
(1-2, 3-0) Phase. Treibende Temperaturdifferenzen über die Wärmeübertrager sind
nicht berücksichtigt (∆T = 0).

aufgrund treibender Temperaturdifferenzen am Wärmeübertrager eine untergeordnete Rolle. In
diesem Falle werden durch die Diskrepanz zwischen der (konstanten) Antriebstemperatur des
Systems und der Fluidtemperatur, bei der die im Desorptionshalbzyklus aufgenommene Wärme am
Adsorber benötigt wird, größere Verluste verursacht (Meunier, Poyelle und LeVan 1997).

Im einfachsten Fall besteht ein idealisierter Adsorptionszyklus für Wärmetransformationsanwen-
dungen aus zwei Isosteren und zwei Isobaren (siehe Abbildung 3.2).

• Zunächst wird während der ersten Phase des Adsorptionshalbzyklus der Adsorber beginnend
von der maximalen Regeneriertemperatur Tmax

reg isoster heruntergekühlt. Dabei wird kontinu-
ierlich Gas adsorbiert, bis der Druck vom Kondensator- auf den Verdampferdruck abgefallen
ist. Dann wird der Adsorber hydraulisch mit dem Verdampfer gekoppelt. Dort verdampft Gas
unter Wärmeaufnahme und strömt zum Adsorber. Der weitere Adsorptionshalbzyklus verläuft
nun isobar. Ist schließlich die minimale Rückkühltemperatur Tmin

ads erreicht und gleichzeitig bei
nicht limitierender Kinetik auch die zugehörige minimale Gleichgewichtsbeladung, so endet
der Adsorptionshalbzyklus. Nun wird der Adsorber vom Verdampfer getrennt.

• Im anschließenden Desorptionshalbzyklus wird der Adsorber geheizt. Der erste Abschnitt des
Desorptionshalbzyklus erfolgt wieder isoster. Wird durch die Temperaturerhöhung des Adsor-
bers der Kondensatordruck erreicht, so wird der Adsorber hydraulisch mit dem Kondensator
gekoppelt und der weitere Prozess erfolgt isobar. Das desorbierte Arbeitsmittel strömt in den
Kondensator und kondensiert unter Wärmeabgabe. Schließlich wird wieder der Ausgangszu-
stand bei zugehöriger minimaler Gleichgewichtsbeladung und maximaler Temperatur Tmax

reg
erreicht.

Dieser idealisierte zyklische Prozess wird mittels des stationären Modells untersucht. Mit (3.29)
lässt sich die während des Adsorptionshalbzyklus freiwerdende Wärme sowie die während des
Desorptionshalbzyklus aufgewendete Wärme bestimmen. Im Folgenden werden die Energieumsätze
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3. Idealisierte Zyklen, stationäre Modellierung und entropische Analyse

in den vier idealisierten Teilprozessen aus Abbildung 3.2 abgeleitet sowie die im Prozessablauf
auftretenden Irreversibilitäten bestimmt.

Adsorptionshalbzyklus Der Adsorptionshalbzyklus beginnt zum Zeitpunkt t = t0 zunächst mit
der isosteren Phase12, die zum Zeitpunkt t1 endet. Die sich direkt anschließende isobare Phase
endet zum Zeitpunkt t2.

Im gesamten Adsorptionshalbzyklus wird der Adsorber gekühlt. Die Fluidtemperatur sinkt dabei
von der maximalen Regeneriertemperatur Tmax

reg auf die minimale Adsorptionstemperatur Tmin
ads ab.

Mit (3.29) und mit der minimalen Beladung

xmin = x(pcd, T
max
reg ) (3.32)

gilt dabei für die dem Adsorber von außen über den Wärmeübertrager zugeführte Wärme (siehe
auch Abbildung 3.2)

Qads =
∫

Adsorption
δQ = Q1︸︷︷︸

isostere Phase

+ Q2︸︷︷︸
isobare Phase

=
∫ t1

t0

Q̇
(
T, xmin, p(T, xmin)

)
dt+

∫ t2

t1

Q̇
(
T, x(pev, T ), pev

)
dt , (3.33)

wobei T die Temperatur des Adsorbers und xmin ≡ x(pcd, T0) die minimale am Ende der Desorption
erreichte (Gleichgewichts-)Beladung bezeichnet. T0 bezeichnet die am Ende der Desorption am
Adsorber erreichte Temperatur.

Das (wegabhängige) Differential der über den Wärmeübertrager ins System eingebrachten Wärme
ist

δQ = (δQ/dT )xdT + (δQ/dx)T dx . (3.34)

In den isosteren Phasen verschwindet (δQ/dx)T dx oder entsprechend der linear von der Beladungs-
änderung dx/dt abhängige zweite Term aus (3.29). Damit beträgt die übertragene Wärme Q1 im
Adsorptionshalbzyklus durch Integration über die Temperatur des Adsorbers T

Q1 =
∫ T1

T0

(
δQ

dT

)
xmin

dT =
∫ T1

T0

{
mhxchx +mscsa(T, xmin)

}
dT . (3.35)

Wegen T0 ≥ T1 folgt Q1 ≤ 0, die Wärme wird also vom Adsorber an das Wärmeträgerfluid
abgegeben. Die maximale Fluidtemperatur Tmax

reg erreicht der Adsorber wegen der treibenden
Temperaturdifferenz zwischen Fluid und Adsorber ∆T nicht, sondern nur die Temperatur

T0 ≡ T (t0) = Tmax
reg −∆T . (3.36)

Die maximale Fluidtemperatur Tmax
ads , unterhalb derer die Beladung zunimmt bzw. die Adsorption

beginnt, berechnet sich zu

T1 ≡ T (t1) = Tmax
ads + ∆T = argminT

(
x(T, pev)− xmin

)2
. (3.37)

Dabei wird diejenige Temperatur T gesucht, bei der die Gleichgewichtsbeladung x(pev, T ) bei
Verdampferdruck gleich der minimalen Beladung xmin aus (3.32) ist.

Die Druckänderung von pcd nach pev innerhalb der isosteren Phase wird in (3.35) entsprechend
(3.27) nicht berücksichtigt, da die resultierenden Energie- und Entropieänderungen der kondensierten
Phase vernachlässigbar klein sind.
12Obwohl während eines isosteren Prozesses gerade keine Beladungsänderung und insbesondere auch keine Adsorption

auftritt, wird die Sequenz aus isosterer Phase und isobarer Adsorptionsphase als Adsorptionshalbzyklus bzw.
Kühlphase bezeichnet. Entsprechendes gilt für die Bezeichnungen Desorptionshalbzyklus bzw. Heizphase.
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In der isobaren Adsorptionsphase ändert sich die Beladung. Mittels des Differentials der Beladung

dx =
(
∂x

∂T

)
p

dT +
(
∂x

∂p

)
T

dp (3.38)

kann (3.34) in Abhängigkeit von Druck und Temperatur geschrieben werden:

δQ =
(
δQ

dT

)
p

dT +
(
δQ

dp

)
T

dp

=
{(

δQ

dT

)
x

+
(
δQ

dx

)
T

(
∂x

∂T

)
p

}
dT +

(
δQ

dx

)
T

(
∂x

∂p

)
T

dp . (3.39)

Aus (3.29) ergibt sich die übertragene Wärme mit dp = 0 zu

Q2 =
∫ T2

T1

(
δQ

dT

)
pev

dT

=
∫ T2

T1

{
mhxchx +mscsa

(
T, x(pev, T )

)︸ ︷︷ ︸
sensibel

−ms

[
qst
(
x(pev, T ), T

)︸ ︷︷ ︸
sorptiv

− hg(pev, T ) + hsat
g (Tev)︸ ︷︷ ︸

Überhitzung

]( ∂x
∂T

)
pev

}
dT , (3.40)

wobei am Ende der Adsorption die minimale Adsorbertemperatur

T2 ≡ T (t2) = Tmin
ads + ∆T (3.41)

erreicht wird. Entsprechend befindet sich dann Fluid der minimalen verfügbaren Temperatur
Tmin

ads im Adsorber. Die Temperaturabsenkung am Adsorber (T2 < T1) führt zur Adsorption von
Arbeitsmittel.

Das Integral in (3.40) lässt sich in folgende Wärmeanteile aufteilen:

• Die ersten beiden Summanden im Integranden entsprechen der sensiblen Wärme. Sie ist
unabhängig von den Adsorptionsvorgängen und den damit verknüpften Stoffströmen und
verschwindet folglich auch in der isosteren Phase nicht (siehe (3.35)). Sie wird über den
Wärmeübertrager abgeführt.

• Der dritte Summand entspricht der beim Phasenübergang freiwerdenden Adsorptionsent-
halpie, der sorptiven Wärme. Wegen (∂x/∂T )pev

< 0 gilt auch für die differentielle Wärme
msqst(∂x/∂T )pev

< 0. Damit folgt wegen des negativen Vorzeichens und der Integration in
negativer Richtung, dass diese Wärme ebenfalls über den Wärmeübertrager abgeführt wird.

• Schließlich entspricht die Enthalpiedifferenz ∆h = hg(pev, T )−hsat
g (Tev) > 0 jener Wärme, die

für die Temperaturerhöhung des vom Verdampfer in den Adsorber strömenden Arbeitsfluids
von der Verdampfertemperatur Tev auf die jeweilige Adsorbertemperatur T aufgewendet wird.
Die Temperaturerhöhung des Dampfs – gleichbedeutend mit der Überhitzung von Sattdampf
bei Verdampfertemperatur Tev zu überhitztem Dampf bei Adsorbertemperatur T 13 – erfolgt
mit einer finiten Temperaturdifferenz und ist damit irreversibel. Durch das umgekehrte
Vorzeichen im Vergleich zur Adsorptionswärme verringert sich die über den Wärmeübertrager
abzuführende Wärme.

13Die Adsorbertemperatur liegt oberhalb der Sättigungstemperatur zum Verdampferdruck pev.
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Der letztgenannte Term wird im Folgenden meist unter der sorptiven Wärme subsumiert, da
auch die Überhitzung unmittelbar mit der Adsorption des Arbeitsfluids verbunden ist und der
Term bei qualitativen Betrachtungen vernachlässigt werden kann (und auch quantitativ nur eine
untergeordnete Rolle spielt).
Um die insgesamt ausgetauschte Wärmemenge wie in (3.63) direkt mit einem Integral Qads =∫ (
δQ
)

ads =
∫ (
δQ/dT

)
adsdT ≤ 0 berechnen zu können, wird noch eine stückweise definierte

differentielle Wärmemenge für den Adsorptionshalbzyklus eingeführt:

0 ≤
((

δQ

dT

)
(T )
)

ads
≡ msα(T −∆T ) ≡ ms

((
δq

dT

)
(T )
)

ads
≡

{
(δQ/dT )xmin

, T ≥ T1 ,

(δQ/dT )pev
, T < T1 ,

(3.42)

wobei
(
δQ
)

ads ≡
(
δQ/dT

)
adsdT . Die Hilfsgröße α(T ) wird zum Zwecke der Vereinfachung der

Gleichungen (3.63) und (3.64) eingeführt.
Die Entropieproduktion, die von der irreversiblen Temperaturerhöhung des Arbeitsfluids beim

Einströmen in den Adsorber herrührt, ergibt sich nach (2.125) aus der Differenz zwischen der
reversiblen Entropiezunahme durch die Temperaturerhöhung und der bei Adsorbertemperatur auf
das Arbeitsfluid übertragenen Entropie:

Ssuper
irr = ms

∫ T2

T1

{
hsat

g (Tev)− hg(pev, T )
T

−
(
ssat

g (Tev)− sg(pev, T )
)}( ∂x

∂T

)
pev

dT . (3.43)

Desorptionshalbzyklus Entsprechend der Berechnungen für den Adsorptionshalbzyklus ergibt sich
für den in der Desorptionshalbzyklus übertragene Wärme (siehe auch Abbildung 3.2)

Qdes =
∫

Desorption
δQ = Q3︸︷︷︸

isostere Phase

+ Q4︸︷︷︸
isobare Phase

=
∫ t3

t2

Q̇
(
T, xmax, p(T, xmax)

)
dt+

∫ t4

t3

Q̇
(
T, x(pcd, T )

)
dt . (3.44)

Die während der isosteren Phase übertragene Wärme Q3 beträgt im Desorptionshalbzyklus

Q3 =
∫ T3

T2

(
δQ

dT

)
xmax

dT =
∫ T3

T2

{
mhxcp,hx +mscsa(T, xmax)

}
dT , (3.45)

wobei xmax ≡ x(pev, T2) die maximale am Ende der Adsorption erreichte (Gleichgewichts-)Beladung
bezeichnet und die minimale Temperatur am Adsorber T2 = Tmin

ads + ∆T um die treibende Tempera-
turdifferenz ∆T gegenüber der Fluidtemperatur erhöht ist. Die minimale Fluidtemperatur Tmin

reg ,
oberhalb derer die Beladung abnimmt bzw. die Desorption beginnt, berechnet sich zu

Tmin
des −∆T = T3 ≡ T (t3) = argminT

(
x(T, pcd)− xmax

)2
. (3.46)

Da T2 ≤ T3 folgt Q3 ≥ 0. Die Druckänderung von pev nach pcd innerhalb der isosteren Phase wird
wieder vernachlässigt.

Aus (3.29) ergibt sich die während der isobaren Desorptionsphase übertragene Wärme mit dp = 0
ähnlich wie bei der Adsorption zu

Q4 =
∫ T4

T3

(
δQ

dT

)
pcd

dT

=
∫ T4

T3

{
mhxchx +mscsa

(
T, x(pcd, T )

)︸ ︷︷ ︸
sensibel

−msqst
(
x(pcd, T ), T

)︸ ︷︷ ︸
sorptiv

(
∂x

∂T

)
pcd

}
dT , (3.47)
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wobei T4 = T0 aufgrund der Zyklizität. Hier lässt sich der Integrand in sensible (erste beiden
Summanden im Integranden) und sorptive (letzter Summand) Wärme aufteilen. Eine mit einer
Temperaturänderung des Stoffstroms verknüpfte Wärme tritt hier nicht auf, da das Arbeitsfluid
den Bilanzraum des Adsorbers mit Adsorbertemperatur verlässt.
Die Temperaturerhöhung (Integration in positiver Richtung) führt zur Desorption von Arbeits-

mittel. Mit der betragsmäßig negativen differentiellen Wärme msqst(∂x/∂T )pev
< 0 folgt dann, dass

sowohl die sorptive als auch die sensible Wärme über den Wärmeübertrager zugeführt werden müs-
sen. Da die innere Energie des Adsorbats näherungsweise seiner Enthalpie entspricht, gibt es anders
als im Adsorptionshalbzyklus keine weiteren Terme bezüglich des Arbeitsfluids. Das desorbierte
Arbeitsfluid strömt ohne Enthalpieänderung zum Kondensator. Erst dort wird es irreversibel auf
Kondensatortemperatur abgekühlt und gibt die entsprechende sensible Wärme Qdesuper an den
Kondensator ab.
Die insgesamt abgegebene Wärmemenge kann wie bei der Adsorption direkt mit nur einem

Integral Qdes =
∫ (
δQ
)

des =
∫ (
δQ/dT

)
desdT ≥ 0 berechnet werden, worauf (3.63) basiert. Dazu

wird nun auch eine stückweise definierte differentielle Wärmemenge für den Desorptionshalbzyklus
eingeführt:

0 ≤
(
δQ

dT
(T )
)

des
≡ msδ(T + ∆T ) ≡ ms

((
δq

dT

)
(T )
)

des
≡

{
(δQ/dT )xmax

, T ≤ T3 ,

(δQ/dT )pcd
, T > T3 ,

(3.48)

wobei entsprechend zur Definition bei der Adsorption zuvor nun
(
δQ
)

des ≡
(
δQ/dT

)
desdT gilt.

Die Hilfsgröße δ(T ) wird entsprechend zum Zwecke der Vereinfachung der Gleichungen (3.63) und
(3.64) eingeführt.

Entropieproduktion durch treibende Temperaturdifferenzen am Adsorber Zwischen Wärmeträ-
gerfluid und Wärmeübertrager bzw. Adsorber kommt es im Falle finiter treibender Temperaturdif-
ferenzen zu einer Entropiezunahme. Die Entropieproduktionsrate beträgt nach (2.123)

Ṡhx
irr = Q̇

(
1
T
− 1
Tfl

)
= Q̇

Tfl − T
TTfl

= Q̇
∓∆T

T (T ∓∆T ) , (3.49)

wobei das obere Vorzeichen für die Adsorption, das untere für die Desorption gilt. Die Entropie-
produktionsrate im Wärmeübertrager entspricht der Differenz aus dem geringeren einlaufenden
und dem größeren auslaufenden Entropiestrom. Da der Wärmestrom proportional zur am Wärme-
übertrager anliegenden Temperaturdifferenz ist, Q̇ ∝ Tfl − T , ist in (3.49) sichergestellt, dass die
Entropieproduktionsrate und die erzeugte Irreversibilität stets größer gleich null ist.

Die Berechnung der integralen Entropieproduktion im Adsorptionshalbzyklus Ṡhx,ads
irr erfolgt unter

Verwendung der Gleichungen zur Berechnungen des Wärmestroms Q (3.35) und (3.40):

Ṡhx,ads
irr =

∫
Adsorption

( 1
T −

1
Tfl

)
δQ =

∫ T1

T0

−∆T
T (T −∆T )

(
δQ

dT

)
xmin

dT +
∫ T2

T1

−∆T
T (T −∆T )

(
δQ

dT

)
pev

dT . (3.50)

Für die Desorption ergibt sich für Ṡhx,des
irr mit (3.45) und (3.47)

Ṡhx,des
irr =

∫
Desorption

( 1
T −

1
Tfl

)
δQ =

∫ T3

T2

∆T
T (T+∆T )

(
∂Q
∂T

)
xmax
dT +

∫ T0

T3

∆T
T (T+∆T )

(
∂Q
∂T

)
pcd
dT . (3.51)

3.2.2. Verdampfer und Kondensator
Verdampfer und Kondensator werden im stationären Modell jeweils als isotherm angenommen und
mit einem Temperaturknoten abgebildet. Theoretisch realisierbar ist dies mit idealen Wärmeübertra-
gern und einem unendlich großen Massenstrom im externen Kreislauf des Wärmeträgerfluids. Dampf
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und Flüssigkeit sind in beiden Komponenten jederzeit im Gleichgewicht. Damit sind die Drücke
jeweils auf die zugehörigen Sättigungsdampfdrücke festgelegt. Bei konstanter Temperatur muss die
sich im Verdampfer befindliche, veränderliche Menge an Arbeitsfluid und die korrespondierende
veränderliche thermische bzw. sensible Masse nicht berücksichtigt werden. Im Kondensator wird
das zuvor im Adsorber desorbierte Arbeitsfluid instantan in den Verdampfer abgeleitet, sodass sich
die thermische Masse des enthaltenen Fluids und damit des Kondensators nicht ändert. Die ein-
und auslaufenden Massenströme des Arbeitsfluids sind betragsmäßig gleich groß und entsprechen
dem im Adsorber desorbierten Arbeitsfluid.

Kondensator Für den Kondensator ergibt sich dann eine besonders einfache Massenbilanz:

0 = dmcd
dt

= ṁcd
in − ṁcd

out ⇔ ṁcd
in = ṁcd

out =
{

0 , Adsorption,
−ms

dx
dt , Desorption.

(3.52)

Desorbiertes Arbeitsfluid strömt mit dem Massenstrom −ms dx/dt ≥ 0 in den Kondensator,
kondensiert dort und strömt in Form von Kondensat mit dem Massenstrom −ms dx/dt ≥ 0 direkt
weiter durch das Expansionsventil zum Verdampfer.

Unter der Voraussetzung, dass sowohl Masse als auch Druck und Temperatur konstant sind und
folglich dUcd(mcd, psat(Tcd), Tcd) = 0 gilt, lautet die Energiebilanz für den Kondensator

Q̇cd = ms
dx

dt

{
0 , Adsorption,(
hg(T, p)− hsat

lq (Tcd)
)
, Desorption.

(3.53)

Über den Kondensator wird nur im Desorptionshalbzyklus in der isobaren Phase Wärme abgeführt.
In dieser Phase gilt wegen dx/dt ≤ 0 auch Q̇cd ≤ 0. Der korrespondierende integrale Wert beträgt

Qcd =
∫ t4

t3

Q̇cd dt =
∫ T0

T3

(
δQcd
dT

)
pcd

dT =
∫ T0

T3

ms

(
hg(T, p)− hsat

lq (Tcd)
)( ∂x

∂T

)
pcd

dT . (3.54)

Das desorbierte Arbeitsfluid gibt im Kondensator sowohl sensible Wärme als auch latente Kon-
densationswärme ab. Entsprechend zu (3.43) berechnet sich mittels (2.125) die bei der sensiblen
Abkühlung des Fluids14 auf Kondensatortemperatur Tcd auftretende Irreversibilität Sdesuper

irr zu

Sdesuper
irr = ms

∫ T0

T3

{
hg(pcd, T )− hsat

g (Tcd)
Tcd

−
(
sg(pcd, T )− ssat

g (Tcd)
)}( ∂x

∂T

)
pcd

dT . (3.55)

Verdampfer Für den Verdampfer lautet die Massenbilanz
dmev
dt

= ṁev
in − ṁev

out = −ms
dx

dt
. (3.56)

Im Adsorptionshalbzyklus strömt gasförmiges Arbeitsfluid mit dem Massenstrom ms dx/dt ≥ 0
aus dem Verdampfer und zum Adsorber und wird dort adsorbert. Während des Desorptions-
halbzyklus strömt Kondensat mit dem Massenstrom −ms dx/dt ≥ 0 vom Kondensator über das
Expansionsventil in den Verdampfer.
In einem Bilanzraum, in dem eine konstante Temperatur Tev und ein konstanter Druck pev =

psat(Tev) herrschen, gilt mit einer konstante Wärmeübertragermasse mhx für das Differential der
inneren Energie des Gesamtsystems

dU = dUhx(mhx, Tev, pev) + dUlq(mlq, Tev, pev) (3.57)
= mlqdu

sat
lq (Tev) + usat

lq (Tev)dmlq = usat
lq (Tev)dmlq , (3.58)

14Gemeint ist die Dampfkühlung auf Sättigungstemperatur bzw. die „Enthitzung“ des Dampfs. Englisch: desuper-
heating
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da bei konstanter Temperatur auch dusat
lq (Tev) = 0 gilt. Die zugehörige Energiebilanz lautet dann

dU

dt
= ṁlqu

sat
lq (Tev) = Q̇ev −ms

dx

dt

{
hsat

g (Tev), Adsorption,
hsat

lq (Tcd), Desorption.
(3.59)

⇔ Q̇ev = ms
dx

dt


(
hsat

g (Tev)− usat
lq (Tev)

)
, Adsorption,(

hsat
lq (Tcd)− usat

lq (Tev)
)
, Desorption.

(3.60)

Die isenthalpe Drosselung des Arbeitsfluids zwischen Kondensator und Verdampfer mit teilweiser
Verdampfung des rückgeführten Fluids führt zu einer weiteren Entropieproduktion Sthr

irr . Da die
Desorption des Arbeitsfluids, der Massentransport zum Kondensator und die dortige Kondensation
sowie die Rückführung zum Verdampfer im stationären Modell instantan stattfinden, erfolgt die
Drosselung ebenfalls nur in der isobaren Desorptionsphase. Ähnlich wie die mit der sensiblen
Abkühlung verbundene Irreversibilität Sdesuper

irr kann der integrale Wert der Irreversibilität Sthr
irr

mittels (2.129) berechnet werden zu

Sthr
irr = ms

∫ T0

T3

{
hsat

lq (Tcd)− hsat
lq (Tev)

Tev
−
(
ssat

lq (Tcd)− ssat
lq (Tev)

)}( ∂x
∂T

)
pcd

dT . (3.61)

3.2.3. Interne Wärmerückgewinnung
In einfachen Adsorptionssystemen ohne interne Wärmerückgewinnung muss die Regenerationswärme
Qreg = Qdes = Q3+Q4, die zunächst in der isosteren Phase zur Temperatur- und Druckerhöhung und
anschließend zur Desorption des Adsorbers benötigt wird, vollständig von außen als Antriebswärme
zugeführt werden. In komplexeren Systemen (siehe z. B. Pons und Poyelle 1999, Wang 2001,
oder Systeme mit integriertem thermischen Speicher) können Teile der im Adsorptionshalbzyklus
abgeführten Wärme −Qads = −(Q1 + Q2) während des Desorptionshalbzyklus an Stelle von
zuzuführender Antriebswärme verwendet werden. Die zurückgewonnene Wärme bewirkt schon eine
Druckerhöhung und möglicherweise auch eine partielle Regeneration des Adsorbers. Entsprechend
verringert sich die anschließend zur vollständigen Regeneration von außen zugeführte Antriebswärme
Qht und die Effizienz bzw. der COP des entsprechenden Adsorptionssystems nimmt zu.
Eine weitere direkte Folge einer verbesserten Effizienz ist im Kühlfall eine verringerte Abwär-

me Qcl. Dies ist vorteilhaft, da beispielsweise der Kühlturm und die zugehörigen Ventilatoren
kleiner ausgeführt werden können. Im Heizfall nimmt jedoch die benötigte Umweltwärme am
Verdampfer zu. Folglich müssen Verdampfer und Umweltwärmequelle, beispielsweise realisiert durch
Erdwärmesonden, entsprechend größer ausgelegt werden.
In allen Fällen steigt die entropische Mitteltemperatur der eingesetzten Antriebswärme an,

was insbesondere bei KWKK-Systemen Probleme verursachen kann: Der Kühlmittelkreislauf der
Wärmekraftmaschine (allgemeiner: des stromerzeugenden Systems, z. B. Verbrennungsmotor oder
Brennstoffzelle) kann möglicherweise nicht mehr genügend weit heruntergekühlt werden. Eine
Mindestanforderung ist hierbei, dass die Systemregelung des KWKK-Systems Störungszustände
verhindert. Weiterhin kann der Wirkungsgrad der Kraftwärmemaschine sinken. Generell fällt bei
idealisierten Zyklen für Wärmekraftmaschinen die Effizienz mit einer ansteigenden Rückkühltempe-
ratur aus thermodynamischen Gründen.

Im einfacheren Fall einer Gaswärmepumpe, bei der ein Gasbrenner als Antriebswärmequelle dient,
kann für die Desorption meist nur der Heizwert des Brennstoffs ausgenützt werden. Durch eine
weitere Abkühlung des Abgases, beispielsweise am Heizungsrücklauf, besteht jedoch die Möglichkeit,
die Kondensationswärme noch direkt als Heizwärme zu nützen.

Neben dem Fall eines einfachen Adsorptionssystems ohne jegliche interne Wärmerückgewinnung
können mit dem stationären Modell auch Systeme mit verschiedenen Konfigurationen interner
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Wärmerückgewinnung untersucht werden. Dazu gehört ein klassisches Zweiadsorbersystem, bei dem
die in einen Adsorber im Adsorptionshalbzyklus freiwerdende Wärme gleichzeitig zu Vorwärmung
und ggf. Desorption15 des anderen Adsorbers eingesetzt wird. Uyun et al. (2009) stellen ein System
mit Wärmerückgewinnung zwischen drei Adsorbern vor.

Die obere Schranke stellt ein Adsorptionssystem mit einer idealen internen Wärmerückgewinnung
dar. Hierbei wird das theoretische Potential der rückgewinnbaren Wärme basierend auf realen
Adsorptionsgleichgewichten vollständig ausgeschöpft. Darüber hinaus können die treibenden Tem-
peraturdifferenzen ∆T zwischen Fluid und Adsorber variiert werden und folglich der Einfluss
gegeneinander verschobener Wärmekurven auf Systeme ohne Wärmerückgewinnung und mit den
implementierten Wärmerückgewinnungsverfahren untersucht werden. Mit dem stationären Modell
werden alle genannten Konfigurationen für thermodynamische Analysen recheneffizient zugänglich
gemacht.
Fälle mit einer tatsächlichen partiellen Wärmerückgewinnung, die nicht auf den treibenden

Temperaturdifferenzen am Adsorber basieren, sind schwieriger abzubilden, weil weitere Annahmen –
beispielsweise zur Temperaturabhängigkeit von Wärmeverlusten und Irreversibilitäten – getroffen
werden müssen. Deshalb sind solche Fälle gegenwärtig nicht im Modell implementiert. Zwar
ergeben sich bereits aus der Variation der treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber beliebige
partielle Wärmerückgewinnungsgrade, doch können darüber nicht alle möglichen energetischen und
entropischen Verlustprozesse im Wärmerückgewinnungsprozess abgebildet werden.

Ergebnisse aus den thermodynamischen Untersuchungen für verschiedene Modellkonfigurationen
dienen

• zur Abschätzung des Potentials in Abhängigkeit von den externen Temperaturen,

• zur Auswahl passender Materialien und Fluide,

• zur Auslegung eines thermischen Speichers für die interne Wärmerückgewinnung

• sowie zur Auslegung der Wärmeübertrager in Adsorber, Verdampfer und Kondensator.

Die Möglichkeit, ein zur jeweiligen Maschine und den jeweiligen Betriebs- bzw. Zyklenbedingun-
gen passendes Adsorptionspaar bzw. Adsorbens auswählen zu können, ist ein großer Vorteil von
Adsorptions- gegenüber Absorptionssystemen. Dabei ist die Untersuchung der Wärmekurven bei
Auslegungstemperaturen ein adäquates Mittel zur Vorselektion. Auf diese Weise können schnell
die Wärmeumsätze und das Potential der Wärmerückgewinnung für verschiedene Materialpaare
abgeschätzt werden. Wichtige Eigenschaften und die Beschreibung möglicher Anpassungen bzw. des
„Maßschneiderns“ von Adsorbentien findet sich in der Literatur (z. B. in S. K. Henninger, Jeremias
et al. 2012; S. K. Henninger, Schmidt und Henning 2010, 2011; Jeremias et al. 2013; E.-P. Ng und
Mintova 2008).
Beispielhaft für das Adsorptionspaar Zeolith 13X/H2O ist in Abbildung 3.3 das Potential der

Wärmerückgewinnung für ein Hochtemperatursystem mit einer maximalen Antriebstemperatur
von Tmax

reg = 200 ℃ grafisch dargestellt (Daten zu Adsorber und Verrohrung finden sich in Un-
terabschnitt B.1.2). Wichtiges Hilfsmittel sind die sogenannten Wärmekurven, bei denen die
spezifische differentielle Wärmeabgabe im Adsorptionshalbzyklus (δq/dT )ads nach (3.42) (breite
blaue gestrichelte Kurve, Legendenbezeichnung „ads“) bzw. der spezifische differentielle Wärmebe-
darf im Desorptionshalbzyklus (δq/dT )des nach (3.48) (breite rote Kurve, Legendenbezeichnung
„des“) jeweils über der Fluidtemperatur Tfl aufgetragen ist. Die Verdampfertemperatur beträgt
Tev = 8 ℃ und die Kondensationstemperatur bzw. die minimale Adsorptionstemperatur betragen
15In Abhängigkeit von den Zyklenbedingungen kann beim Temperaturausgleich zwischen den beiden Adsorber

grundsätzlich auch sorptive Wärme zurückgewonnen werden. Für die typischen externen Temperaturen bei
Zweiadsorber-Kältemaschinen und die dabei eingesetzten Adsorptionspaare, z. B. für Silicagel/Wasser (kleiner
Schub, d. h. kleine Temperaturdifferenz zwischen Antriebs- und Rückkühltemperatur, und kleiner Hub, d. h. kleine
Temperaturdifferenz zwischen Rückkühl- und Verdampfertemperatur) geschieht dies jedoch nicht.
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Tcd = Tmin
ads = 34 ℃. Dies stellt einen typischen Anwendungsfall für ein Niedertemperaturheizsystem

(55/45℃) mit einer Erdwärmesonde als Umweltwärmequelle (VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 2013)
dar.
Die Flächen unter den (differentiellen) Kurven (δq/dT )ads bzw. (δq/dT )des entsprechen gerade

den insgesamt aufgewendeten bzw. abgegebenen Wärmemengen, also den integralen Werten Qads
und Qdes. Der Anteil der während des Adsorptionshalbzyklus abgegebenen Wärme, der im Desorpti-
onshalbzyklus eingesetzt werden kann, entspricht nun gerade der Schnittfläche zwischen den beiden
Flächen unter diesen Kurven. Damit repräsentiert die violett eingefärbte Fläche in Abbildung 3.3
gerade die maximal rückgewinnbaren Wärmemenge Qrec für den hier betrachteten Fall.
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(a) Ideale Rückgewinnung, COPheat ≈ 3.01
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(b) Rückgewinnung bei ∆T = 5 K, COPheat ≈ 2.22

Abbildung 3.3.: Wärmekurven und ideale Wärmerückgewinnung (a) sowie Wärmerückgewinnung
mit Verlusten aufgrund einer treibenden Temperaturdifferenz von ∆T = 5 K
zwischen Wärmeträgerfluid und Adsorber (b) für das Adsorbens Zeolith 13X.
Die orange eingefärbte Fläche stellt die zuzuführende Antriebswärme Qht dar
(z. B. durch einen Gasbrenner), die hellblaue Fläche die abzuführende Wärme Qcl
(zur Heizung), und die violette stellt die rückgewinnbare Wärme Qrec dar. Die
Antriebswärme und die Umweltwärme werden hier bei 200℃ bzw. 8℃ bereitgestellt
und die Heizungsrücklauftemperatur beträgt 34℃. Die Adsorptionsgleichgewichte,
-enthalpien und Adsorbateigenschaften wurden entsprechend der Methoden in
Kapitel 2 bestimmt.

Um die maximale rückgewinnbare Wärme Qrec numerisch zu bestimmen, wird folglich das
Minimum aus (3.42) und (3.48), ausgewertet bei derselben Fluidtemperatur Tfl, integriert:

Qrec =
∫ Tmax

reg

Tmin
ads

min
{(

δQ

dT
(T ′ + ∆T )

)
ads

,

(
δQ

dT
(T ′ −∆T )

)
des

}
dT ′ (3.62)

= ms

∫ Tmax
reg

Tmin
ads

min
{
α(T ′)︸ ︷︷ ︸
≥0

, δ(T ′)︸ ︷︷ ︸
≥0

}
dT ′ . (3.63)

Dies entspricht für den in Abbildung 3.3 gezeigten Spezialfall dem Flächeninhalt der violetten
Überlappungsfläche.
Für die differentielle residuale Wärme δQres/dTfl, die dem System zu- oder abgeführt werden

muss, ergibt sich mit (3.42) und (3.48) weiterhin

δQres
dTfl

(Tfl) ≡
(
δQ

dT
(Tfl −∆T )

)
des
−
(
δQ

dT
(Tfl + ∆T )

)
ads
≡ ms

(
δ(Tfl)− α(Tfl)

)
. (3.64)
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Dabei ist zu beachten, dass die differentielle residuale Wärme in Abhängigkeit von der Fluidtempe-
ratur Tfl angegeben ist. Sie stellt den Wärmeaustausch des Systems mit externen Wärmequellen
und -senken dar. Für Fluidtemperaturen, bei denen mehr Antriebswärme benötigt wird als im
Adsorptionshalbzyklus frei wird, muss Wärme zugeführt werden und die differentielle residuale
Wärme ist positiv. In Temperaturbereichen, bei denen ein Wärmeüberschuss besteht, ist sie negativ
und muss abgeführt werden.

Ist δQres/dTfl positiv, so muss die entsprechende differentielle Wärmemenge dem System bei der
Temperatur Tfl von einem Heizer zugeführt werden (dünne rot gestrichelte Kurve in Abbildung 3.3,
Legendeneintrag „ht“). Ist δQres/dTfl dagegen negativ, so muss die Wärmemenge bei Tfl entsprechend
von einem Kühler abgeführt werden. In letzteren Fall wird −δQres/dTfl durch die dünne blau
gestrichelte Kurve (Legendeneintrag „cl“) dargestellt. Insgesamt entspricht die dünne gestrichelte
Kurve also dem Absolutbetrag des residualen externen Wärmeumsatzes, |δQres/dTfl|.

3.2.4. Heizer und Kühler
Mit der Definition der externen residualen differentiellen Wärme δQres/dTfl lassen sich auch die vom
Heizer zugeführten (δQht) und die über den Kühler abgeführten (δQcl) differentiellen Wärmemengen
angeben:

δQht
dTfl

(Tfl) ≡ min
(
δQres
dTfl

(Tfl), 0
)
,

δQcl
dTfl

(Tfl) ≡ min
(
−δQres
dTfl

(Tfl), 0
)
. (3.65)

Beide Größen sind positiv definiert.
Häufig schneiden sich die Wärmekurven, die Kurven der (positiv definierten) differentiellen

Wärmemengen (δQ/dT )ads und (δQ/dT )des aus (3.42) und (3.48), nur genau einmal (siehe z. B.
Abbildung 3.3). Für bestimmte Adsorptionspaare, Konfigurationen und Parameter ergeben sich
jedoch auch mehrere Schnittpunkte, insbesondere für kleine Temperaturhübe zwischen Verdampfer
und Kondensator bzw. minimaler Adsorptionstemperatur Tmin

ads sowie für kleine oder verschwindende
treibende Temperaturdifferenzen.

Für die integrale residuale Antriebswärme Qht (orange eingefärbte Fläche in Abbildung 3.3, oder
auch die Fläche unter der orange gestrichelten Kurve) erhält man

Qht =
∫ Tmax

reg

Tmin
ads

δQht
dT ′

dT ′ ≥ 0 . (3.66)

Sie muss dem System von außen zugeführt werden. Die insgesamt vom Kühler abgeführte residuale
Wärmemenge Qcl (blau eingefärbt in Abbildung 3.3, oder auch die Fläche unter der dünnen blau
gestrichelten Kurve) beträgt dementsprechend

Qcl =
∫ Tmax

reg

Tmin
ads

δQcl
dT ′

dT ′ ≥ 0 . (3.67)

Ideale Heizer und Kühler

Ein idealer Heizer versorgt das System bei jeder betrachteten Temperatur genau mit der differenti-
ellen Wärmemenge δQht/dTfl, die bei dieser Temperatur benötigt wird. Entsprechend nimmt der
ideale Kühler bei jeder Temperatur genau die differentielle Wärmemenge δQcl/dTfl auf, die bei
dieser Temperatur am Adsorber oder ggf. am Wärmerückgewinnungssystem anfällt. Es wird also
sowohl bei der Zuführung als auch bei der Abführung von Wärme neben der mit den treibenden
Temperaturdifferenzen über den Wärmeübertragern verbundenen keine weitere Entropie erzeugt.

Damit kann mit idealen Heizer und Kühlern das theoretische Potential bestimmt werden, wel-
ches mit realen Maschinen jedoch nicht erreicht werden kann. Dazu würde beispielsweise eine
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unendliche große Zahl an Wärmebädern benötigt, die in beiden Halbzyklen sequentiell mit dem
Wärmeübertrager verbunden werden müssten, um Wärme abzugeben bzw. aufzunehmen.

Die entropische Mitteltemperatur des idealen Heizers ergibt sich zu

T
ideal
ht = Qht

(∫ Tmax
reg

Tmin
ads

1
T ′
δQht
dT ′

dT ′
)−1

. (3.68)

Für den Kühler lautet sie analog

T
ideal
cl = Qcl

(∫ Tmax
reg

Tmin
ads

1
T ′
δQcl
dT ′

dT ′
)−1

. (3.69)

Heizer und Kühler mit konstanter differentieller Wärmemenge

In einem realistischeren Szenario führt der Heizer dem System innerhalb eines Temperaturinter-
valls bei jeder Temperatur die gleiche Wärmemenge zu. Auch eine solche Heizerkonfiguration ist
noch idealisiert, könnte jedoch mit einem Wärmeträgerfluid konstanter (temperaturunabhängiger)
spezifischer Wärmekapazität cfl und einem großzügig ausgelegten (Gegenstrom-)Wärmeübertrager
näherungsweise realisiert werden. Ein solcher Heizer wird hier als Heizer fester Wärmekapazität
bezeichnet, und der entsprechende Kühler als Kühler fester Wärmekapazität.

Sind die Stoffdaten des Adsorptionspaars, die externen Temperaturen und die Konzeption sowie
die Effizienz der internen Wärmerückgewinnung bekannt, so kann die benötigte differentielle
Antriebswärme für den idealen Fall δQres/dTfl bestimmt und daraus nach (3.66) die integrale
Antriebswärme Qht berechnet werden. Insgesamt muss die von einem Heizer fester Wärmekapazität
dem System zugeführte Wärme genauso groß sein wie die vom idealen Heizer zugeführte.
Damit gilt für die temperaturunabhängige differentielle Wärme Cht

Qht =
∫ Tmax

reg

Tht,out

Cht dT
′ ⇔ Cht = Qht

Tmax
reg − Tht,out

, (3.70)

wobei Cht jene feste Wärmemenge angibt, die pro Temperaturintervall in das System eingebracht
wird. Allerdings ist auch die Temperatur Tht,out zunächst unbestimmt. Folglich wird noch eine
weitere Bedingung benötigt.

Die vom idealen Heizer eingebrachte differentielle Wärmemenge entspricht für jede Temperatur
dem Bedarf, oder, äquivalent, ist für jede Temperatur minimal. Folglich muss die von einem Heizer
fester Wärmekapazität in jedem Temperaturintervall zwischen Tfl ≤ Tmax

reg und Tmax
reg zugeführte

Wärme größer oder gleich jener sein, die vom idealen Heizer in demselben Temperaturintervall
zugeführt wird:16

Cht(Tmax
reg − Tfl) ≥

∫ Tmax
reg

Tfl

δQht
dT ′

dT ′ ≡ ξ(Tfl) . (3.71)

Dabei wurde eine unanschauliche, im Folgenden jedoch hilfreiche Funktion ξ(Tfl) definiert. Für
die insgesamt vom Heizer zugeführte Wärme gilt damit auch Qht = ξ(Tmin

ads ). Der Heizer maxi-
maler Spreizung ist dann derjenige mit minimaler fester Wärmekapazität bzw. mit maximaler
Temperaturspreizung Tmax

reg − Tht,out.
Möglichst große Temperaturspreizungen sind bei Heizer und Kühler vorteilhaft, um sowohl

Massenströme als auch Wärmeübertrager (und resultierend die NTU-Werte) in beiden Komponenten
bei der Realisierung eines Systems möglichst klein wählen zu können.
16Dies bedeutet, dass bei einer beliebigen Temperatur im Intervall Tfl ≤ Tmax

reg und Tmax
reg genau dann weniger Wärme

als im Falle des idealen Heizers zugeführt werden darf, solang bei höheren Temperaturen entsprechend mehr
Wärme zugeführt wird.
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Dabei ist hier gegebenenfalls auch die Abwärmequelle zu berücksichtigen, beispielsweise eine
Wärmekraftmaschine zur Stromerzeugung. Häufig darf das Kühlmedium solcher Maschinen eine
bestimmte Temperatur nicht überschreiten, und auch die Effizienz hängt meist von der Kühlkreis-
rücklauftemperatur (die dann Tht,out darstellt) ab. Auch unter diesen Gesichtspunkten ist eine
möglichst große Speizung vorteilhaft.
Ähnlich stellt es sich schließlich für die Mitteltemperaturwärmesenke dar: Je größer die Kühler-

spreizung und Tcl,out, die im Heizfall die Heizungsvorlauftemperatur darstellt, desto kleiner können
beispielsweise die Raumwärmeübergabesysteme bzw. die Heizkörper ausgelegt werden.
Die mittlere vom idealen Heizer im Temperaturintervall zwischen Tfl und Tmax

reg zugeführte
differentielle Wärmemenge beträgt ξ(Tfl)/(Tmax

reg − Tfl) (dargestellt als dünne gepunktete rote
Kurve in Abbildung 3.3). Zur Bestimmung der minimal zuzuführenden konstanten differentiellen
Wärmemenge Cht genügt es, das Maximum dieser Mittelwerte zu bilden:17

Cht = max
Tmin

ads ≤Tfl<Tmax
reg

ξ(Tfl)
Tmax

reg − Tfl
. (3.72)

Die zugehörige gesuchte Vorlauftemperatur des Heizers Tht,out lässt sich direkt mittels (3.70)
bestimmen:

Tht,out = Tmax
reg −

Qht
Cht

. (3.73)

Der Heizer maximaler Spreizung ist in Abbildung 3.3 eingezeichnet (dünne durchgezogene rote
Kurve). Die Fläche unter der Kurve entspricht dabei Qht.
Ganz analog ergibt sich für den Kühler fester Wärmekapazität

Ccl = Qcl
Tcl,out − Tmin

ads
= max
Tmin

ads <Tfl≤Tmax
reg

ζ(Tfl)
Tfl − Tmin

ads
, (3.74)

wobei die Funktion
ζ(Tfl) ≡

∫ Tfl

Tmin
ads

δQcl
dT ′

dT ′ ≤ Ccl(Tfl − Tmin
ads ) (3.75)

für Tmin
ads ≤ Tfl ≤ Tmax

reg verwendet wurde. Aus dieser Definition folgt für die insgesamt vom Kühler
abgeführte Wärme Qcl = ζ(Tmax

reg ). Die gesuchte Vorlauftemperatur des Kühlers wird mit Tcl,out
bezeichnet. Die mittlere vom idealen Kühler im Temperaturintervall zwischen Tmin

ads abgeführte
differentielle Wärmemenge ist als dünne gepunktete blaue Kurve in Abbildung 3.3 enthalten. Der
Kühler maximaler Spreizung ist in Abbildung 3.3 eingezeichnet (durchgezogene blaue Kurve). Die
Fläche unter der Kurve entspricht dabei Qcl.
Damit sind beide Vorlauftemperaturen für Heizer und Kühler fester Wärmekapazität eindeutig

bestimmt. Die numerische Auswertung aller auftretenden Integrale kann im stationären Modell
direkt erfolgen. Die zugehörigen entropischen Mitteltemperaturen lauten

T
fix
ht = Qht

(∫ Tmax
reg

Tht,out

Cht
Tfl

dTfl

)−1
= Qht
Cht

[
ln

Tmax
reg

Tht,out

]−1
und T

fix
cl = Qcl

Ccl

[
ln Tcl,out

Tmin
ads

]−1
. (3.76)

Mit T fix
ht ≥ T

ideal
ht sowie T fix

cl ≤ T
ideal
cl lässt sich auch die mit den Komponenten fester differentieller

Wärmemenge verbundene Entropieproduktion bestimmen:

Sfix,ht
irr = Qht

(
(T ideal

ht )−1 − (T fix
ht )−1

)
, Sfix,cl

irr = Qcl

(
(T fix

cl )−1 − (T ideal
cl )−1

)
. (3.77)

17Ohne Beschränkung der Allgemeinheit ist es nicht notwendig, die differentielle Wärmemenge Cht zu minimieren,
sodass für alle Tfl ≥ Tht,out die Nebenbedingung (3.71) gilt. Es genügt, das globale Maximum des Mittelwerts
ξ(Tfl)/(Tmax

reg − Tfl) zu bestimmen, da die Temperatur Tmax, bei der dieses Maximum auftritt, nicht kleiner als
Tht,out sein kann: Die Höhe des Rechtecks ergibt sich dann zu ξ(Tmax)/(Tmax

reg − Tmax). Dies ist die mittlere
differentielle Wärmemenge zwischen Tmax und Tmax

reg . Wegen ξ(Tmax) ≤ Qht liegt das Maximum auf dem Umfang
des Rechtecks (und nicht links davon), da auch links von Tmax Wärme zugeführt werden muss.
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Die Entropieproduktion Sfix,ht
irr tritt beim Heizer auf, weil die Wärme vom Heizer konstanter

differentieller Wärmemenge auf einem höheren Temperaturniveau bereitgestellt wird (zugehörige
entropische Mitteltemperatur T fix

ht ), als es am Wärmeübertrager tatsächlich benötigt wird: im
entropischen Mittel bei T ideal

ht . Entsprechendes gilt für die vom Kühler abtransportierte Wärme und
die dabei erzeugte Entropie.

3.3. Anwendung des stationären Modells
3.3.1. Wärmekurven für drei beispielhafte Anwendungsfälle
Für Heiz- und Kühlfall können in Abhängigkeit der Raumwärmeübergabesysteme für die Nutzwärme
(z. B. Flächenheizsysteme wie Fußbodenheizungen oder herkömmliche Radiatoren) oder -kälte (z. B.
Kühldecken) und der benötigten Heiz- oder Kühlleistung die Vor- und Rücklauftemperaturen be-
stimmt werden. Im Fall eines Niedertemperaturheizsystems mit 55/45℃ ergeben sich beispielsweise
nach der VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (2013) für einen typischen Lastpunkt 34℃ Vorlauftemperatur
(bei 48% der maximalen Heizleistung, zweithöchster Teillastzustand). Eine Rücklauftemperatur
für eine Erdwärmesonde von 8℃ ist ebenfalls ein üblicher Wert, obwohl in der Richtlinie für
diesen Lastpunkt nur 6℃ angegeben werden. Zusätzlich operieren Verdampfer und Kondensator
im vorliegenden stationären Modell ideal bzw. isotherm, d. h. die Temperaturerniedrigung des
durchströmenden Wärmeträgerfluids im Verdampfer und die Temperaturerhöhung des Wärmeträ-
gerfluids im Kondensator bleiben unberücksichtigt. Im Folgenden werden für den Heizfall mit dem
hier beschriebenen Temperaturhub zwei Systemkonfigurationen angegeben. Weiterhin wird eine
Systemkonfiguration für den Kühlfall mit geringem Temperaturhub untersucht: Hier beträgt die
Rückkühltemperatur 27℃, die Verdampfertemperatur 18℃.

Für jede Konfiguration wird sowohl der ideale als auch ein Fall mit passend gewählter treibender
Temperaturdifferenz untersucht. Über die treibenden Temperaturdifferenzen wird implizit auch die
Entropieproduktion im Speicher abgebildet. Verluste an die Umgebung werden nicht berücksichtigt.

Im Heizfall betrachteter Adsorber Für den Heizfall wird ein innovativer Hochleistungsadsor-
ber (siehe für charakteristische Eigenschaften in Anhang B) modelliert, der Gegenstand aktueller
Forschung ist und sich noch im experimentellen Stadium befindet. Um die Wärmeübertragungs-
eigenschaften vom Wärmeträgerfluid auf das Adsorbens zu verbessern, wird das Adsorbens (hier
SAPO-34 oder – experimentell noch nicht realisiert – der Zeolith 13X oder der Li-Y-Zeolith RUB04,
siehe Abschnitt A.3) mittels einer chemischen Synthese auf Aluminiumfaserstrukturen mit einer
hohen Wärmeleitfähigkeit aufkristallisiert. Die entstandenen Adsorbens-Matrix-Komposite werden
dann auf feine Kanalstrukturen aufgelötet, die vom Wärmeträgerfluid durchströmt werden. Dieser
Aufbau führt zu einer gegenüber einer Schüttung oder Klebung deutlich verbesserten Wärmeleitung
im Komposit und auch zu einem verbesserten Wärmeübergang vom Wärmeträgerfluid auf die
Kapillaren. Im Gegenzug dazu ergibt sich jedoch eine deutlich erhöhte thermische Masse des
Adsorbers (siehe die Tabellen B.3 und B.4). Entsprechend ist das Verhältnis zwischen sorptivem
und sensiblem Wärmeumsatz bei konventionellen Adsorberkonzepten – beispielsweise bei Lamellen-
wärmeübertragern mit aufgeschüttetem oder verklebtem Adsorbens – deutlich größer. Durch eine
fortgeschrittene interne Wärmerückgewinnung kann dieser Nachteil verringert werden.
In Abbildung 3.3 und Abbildung 3.4 ist anhand der in der isosteren Phase vor der Adsorption

abgegebenen Wärme zu sehen, dass die auf die Adsorbensmasse bezogene spezifische Wärmekapazität
des Adsorbers ungefähr 8 kJ/kg beträgt. Dabei ist allerdings auch die Verrohrung zwischen Adsorber
und Speicher sowie hydraulische Komponenten (z. B. Ventile) durch Addition zur Adsorbermasse
mit berücksichtigt. Dabei wird angenommen, dass die Verrohrung thermisch derart gut angekoppelt
ist, dass sie nahezu den kompletten zyklischen Temperaturwechsel von Tmax

reg nach Tmin
ads und zurück

durchläuft. Als Wärmekapazität wurde für Hin- und Rückleitung sowie hydraulische Komponenten
diejenige von 5 kg Kupfer angenommen, bezogen auf eine Gesamtadsorbensmasse von ebenfalls 5 kg.
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Das im Adsorber vorhandene Wärmeträgerfluid wird bei der Bestimmung der thermischen Masse
nicht berücksichtigt.

Hochtemperatursystem für den Heizfall Zunächst soll das Hochtemperatursystem auf Basis
des Adsorptionspaars Zeolith 13X/Wasser aus Abbildung 3.3 betrachtet werden. Da bei einer
Antriebstemperatur von 200℃ Wasser nur unter stark erhöhtem Druck flüssig bleibt, wird in diesem
Fall statt Wasser Thermoöl als Wärmeträgerfluid eingesetzt. Die hohe Antriebstemperatur ist
zunächst thermodynamisch vorteilhaft und führt zu einer sehr hohen Carnot-Effizienz. Sie erlaubt
prinzipiell auch sehr hohe Systemeffizienzen bzw. hohe COP . Allerdings müssen beim Hochtem-
peratursystem wegen der höheren Temperaturen und Temperaturdifferenzen größere entropische
Verluste im Speicher und wegen den Charakteristika der betrachteten Adsorptionspaare auch am
Adsorber angenommen werden (ungünstigeres Verhältnis zwischen zykliertem bzw. umgesetztem
Arbeitsfluid und thermischer Masse, also geringerer sorptiver Umsatz im Vergleich zur erwärmten
und abgekühlten (zyklierten) thermischen Masse, insgesamt großer Temperaturwechsel der gesam-
ten sensiblen Masse). Die wegen der hohen Antriebstemperatur ebenso erhöhten Verluste an die
Umgebung werden im stationären Modell nicht berücksichtigt. Daher sind die Carnot-Gütegrade
ηheat oder ηcool bei Hochtemperatursystemen aufgrund der typischerweise höheren entropischen
und energetischen Verluste jedoch meist kleiner als bei vergleichbaren Niedertemperatursystemen,
sofern man die große Temperaturspreizung in Antriebs- und Rückkühlungskreis mit Heizern und
Kühlern maximaler Spreizung nicht nutzen kann und folglich als Verlust berücksichtigen muss.

Entsprechend werden in Abbildung 3.3 neben dem idealen Fall (verschwindende Temperaturdif-
ferenzen) treibende Temperaturdifferenzen von ∆T = 5 K betrachtet. Hervorzuheben ist hier die
große Überlappungsfläche, die nicht nur einen großen Anteil der sensiblen Wärme (unterhalb ca.
8 kJ/kg), sondern auch signifikante Anteile der sorptiven Wärme umfasst. Damit sind auch COP
über 1 (Kühlfall) oder 2 (Heizfall) erreichbar. Ohne die Rückgewinnung sorptiver Wärme kann der
COPcool mit ungefähr 1 nach oben abgeschätzt werden. Dies wird anhand folgender Abschätzung
ersichtlich: Am Adsorber wird ohne die Rückgewinnung sorptiver Wärme im Adsorptionshalbzyklus
zumindest die Adsorptionsenthalpie bei der Adsorption des zuvor verdampften Kältemittels frei
(Qads), und im Desorptionshalbzyklus muss zumindest die Adsorptionsenthalpie für das zyklierte
Kältemittel zur Desorption aufgewendet werden (Qreg). Um dieses Minimum zu erreichen, müssen
die treibenden Temperaturdifferenzen sowie die thermische Masse des Adsorbers verschwinden (oder
die Rückgewinnung der sensiblen Wärme vollständig sein). Da die Adsorptionsenthalpie qst bei
Vernachlässigung der Temperaturabhängigkeit stets um die Bindungsenthalpie ∆hb größer ist als die
zugehörige Verdampfungsenthalpie ∆hvap des Adsorptivs, kann die notwendige Regenerationswärme
Qreg mit der aufgenommene Umweltwärme Qev nach unten abgeschätzt werden, d. h. Qreg & Qev.
Damit folgt nun

COPcool = Qev/Qreg . Qev/Qev = 1 . (3.78)

In der Praxis wird dieser Wert nicht annähernd erreicht.
In Abbildung 3.3b ist eine deutliche Verkleinerung der Überlappungsfläche gegenüber Abbil-

dung 3.3a durch die treibenden Temperaturdifferenzen sowie deren Auswirkung auf die Effizienz
zu erkennen: Die differentiellen Wärmekurven werden effektiv um 2∆T auseinandergeschoben.
Damit wird bei hohen Temperaturen Wärme benötigt, die durch die interne Rückgewinnung nicht
aufgebracht werden kann und damit zusätzlich von außen aufgebracht werden muss. Hier wird
der Nachteil eines Adsorbers mit einer großen thermischen Masse direkt sichtbar. Im Gegenzug
muss die Wärme bei niedrigen Temperaturen vollständig vom Kühler abgeführt werden. Auch
die sensible Wärme kann nicht mehr vollständig zurückgewonnen werden („Balken“ links und
rechts in Abbildung 3.3b). Damit ändert sich auch die erreichbare Spreizung bei Heizer und Kühler
fester Wärmekapazität: Sie nimmt deutlich ab und liegt noch im Bereich von 32K bzw. 27K (im
idealen Fall 54K bzw. 49K). Schließlich ist festzuhalten, dass die Fluidtemperaturen zwischen
beiden Fällen festgehalten werden, d. h. im Idealfall erreicht der Adsorber tatsächlich die maximale
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Regeneriertemperatur von Tmax
reg = 200 ℃, im Fall einer nichtverschwindenden treibenden Tempera-

turdifferenz nur noch die um ∆T verringerte Temperatur, hier also maximal 195℃. Entsprechendes
gilt für die untere Temperatur Tmin

ads = 34 ℃, hier werden minimal nur noch 39℃ erreicht. Beides
hat Auswirkungen auf die Adsorptionsgleichgewichte: Weniger zykliertes Arbeitsfluid führt zu
einem geringeren Beladungsumsatz ∆x und folglich zu einem reduzierten sorptiven Wärmeumsatz.
Insgesamt verringert sich der Heiz-COP COPheat von 3.0 auf 2.2 und der entsprechende Carnot-
Gütegrad ηheat von 0.63 auf 0.46.

Niedertemperatursystem für den Heizfall Für ein Niedertemperatursystem mit der maximalen
Antriebstemperatur von 95℃, das ebenfalls auf der vorstehend beschriebenen Adsorbertechnologie
basiert, kommt auf Basis des Adsorptionsverhaltens das Adsorptionspaar SAPO-34/Wasser in
Betracht (siehe Abbildung 3.4). Großer Vorteil des Niedertemperatursystems ist die Möglichkeit,
anstatt Thermoöl nun Wasser mit seinen günstigen Wärmeübertragungseigenschaften und seiner
hohen Wärmekapazität (ungefähr doppelt so hoch als jene des hier betrachteten Thermoöls)
bei Umgebungsdruck als Wärmeträgerfluid verwenden zu können. Der Einsatz von Wasser spart
in der technischen Realsierung Kosten und erhöht die Leistungsdichte, wirkt sich aber auf die
thermodynamischen Auswertungen im stationären Modell nicht aus.
Mit dem Silico-Aluminophosphat SAPO-34 als Adsorbens erhält man in diesem Temperaturbe-

reich einen sehr großen sorptiven Umsatz im Verhältnis zur Adsorbensmasse. Zusätzlich kann im Fall
von SAPO-34 (gegenüber dem experimentell noch nicht realisierten Fall mit Zeolith 13X) auf den
Aluminiumfasern eine deutlich dickere Adsorbensschicht aufgebracht werden, was im Komposit auf
einen um den Faktor 0.38 erhöhten Füllungsgrad mit Adsorbens führt (siehe Unterabschnitt B.1.2).
Dies kann man an den gegenüber dem Hochtemperatursystem deutlich erhöhten Maxima von
(δq/dT )ads und (δq/dT )ads direkt erkennen. Implizit verbessert sich damit auch das Verhältnis
von sorptivem zu sensiblem Wärmeumsatz, was bei gleichen Effizienzerwartungen zu geringeren
Anforderungen an das Wärmerückgewinnungssystem führt. Allerdings ist das sorptive Rückgewin-
nungpotential bei den hier betrachteten großen Temperaturhüben (weiterhin Tmin

ads = Tcd = 34 ℃
und Tev = 8 ℃) bzw. Differenzen zwischen Verdampferdruck psat(Tev) und Kondensatordruck
psat(Tcd) sehr gering. Nur im idealen Fall (∆T = 0) existiert überhaupt noch eine marginale sorptive
Überlappung. Die isosteren Phasen (d. h. bis überhaupt ein sorptiver Umsatz beginnt) sind durch
den großen Druckunterschied relativ lang und die Wärmekurven sind dadurch weit gegeneinander
verschoben bzw. auseinandergezogen (siehe Abbildung 3.4).

Aufgrund der niedrigeren Antriebstemperatur ergeben sich jedoch geringere entropische (und
energetische) Verluste aufgrund spezifisch reduzierter Vermischung und (treibender) Temperaturdif-
ferenzen. Daher wird hier neben dem idealen ein Fall mit einer treibenden Temperaturdifferenz von
nur 3K (anstatt 5K wie beim Hochtemperatursystem) betrachtet. Die Heiz-COP COPheat betragen
für diesen Anwendungsfall 1.87 (ideal, Carnot-Gütegrad ηheat = 0.67) und 1.82 (∆T = 3 K, Carnot-
Gütegrad ηheat = 0.65). Die zugehörigen maximalen Spreizungen von Heizer und Kühler fester
Wärmekapazität sinken von 26K auf 23K sowie von 24K auf 20K. Zwar ist das Potential für dieses
System bei dem betrachtetem Temperaturhub von Tcd − Tev = 34 K − 8 K = 26 K aufgrund der
kaum möglichen Rückgewinnung signifikanter Anteile der sorptiven Wärme nach oben beschränkt,
gleichzeitig jedoch gegenüber weiter erhöhten treibende Temperaturdifferenzen und entropischen
Verlusten im Wärmerückgewinnungssystem relativ robust. Der Heiz-COP COPheat beträgt für
∆T = 5 K immer noch 1.80.

Niedertemperatursystem für den Kühlfall Für das Niedertemperatursystem zur Kühlung wird
auf die Daten eines kommerziell verfügbaren Adsorbers der Firma SorTech (Für die Parametrisierung
siehe in Schicktanz 2013) zurückgegriffen und entsprechend des hier vorliegenden Adsorbermodells
angepasst. Dabei handelt sich um einen konventionellen Lamellenwärmeübertrager mit verklebtem
Adsorbens, hier Silicagel 127B des Herstellers Grace. Gegenüber dem obenstehenden Adsorbermodell
mit Adsorbens-Komposit-Strukturen verringert sich die thermische Masse pro Adsorbensmenge
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(a) Ideale Rückgewinnung, COPheat ≈ 1.87
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(b) Rückgewinnung bei ∆T = 3 K, COPheat ≈ 1.82

Abbildung 3.4.: Wärmekurven und ideale Wärmerückgewinnung (a) und Wärmerückgewinnung mit
Verlusten aufgrund einer treibenden Temperaturdifferenz von ∆T = 3 K zwischen
Wärmeträgerfluid und Adsorber (b) analog zu Abbildung 3.3, jedoch für das
Adsorbens SAPO-34. Die Antriebswärme und die Umweltwärme werden hier bei
95℃ bzw. 8℃ bereitgestellt und die Heizungsrücklauftemperatur beträgt 34℃.

trotz der berücksichtigten Wärmekapazität des Klebemittels deutlich, sodass das Massenverhältnis
insgesamt (bei Berücksichtigung von Verrohrung und hydraulischen Komponenten) ungefähr vier-
mal besser ist. Aufgrund der schlechteren Wärmeübertragungseigenschaften des Adsorbers vom
Wärmerträger auf die Rohrwände sowie aufgrund der weniger guten thermischen und stofflichen
Ankopplung des Adsorbens wird in diesem Fall ein deutlich größerer Adsorber und entsprechend
auch ein größere Adsorbensmenge betrachtet, nämlich 18 kg Silicagel 127B (zzgl. Klebemittel).
Damit kann bei vergleichbaren treibenden Temperaturdifferenzen in instationären Simulationen
mit dem transienten Modell (siehe Kapitel 4) eine ähnlich hohe Kühlleistung erreicht werden wie
mit den obenstehenden Adsorbern. Die Masse von Verrohrung und hydraulischen Komponenten
wird weiter mit 5 kg abgeschätzt, reduziert sich damit jedoch spezifisch durch die Steigerung der
Adsorbensmasse auf 18 kg. Die spezifische Gesamtwärmekapazität des Lamellenadsorbers beträgt
weniger als 2 kJ/kg, wieder bezogen auf die Adsorbensmasse.

Die Charakteristik von Silicagel 127B erlaubt die Verwendung noch deutlich niedrigerer An-
triebstemperaturen als 95℃, beispielsweise um 70℃. Auch damit lässt sich das Adsorbens noch
weitgehend desorbieren und somit ein ausreichend großer Beladungshub erreichen. Dies ist für den
Betrieb innerhalb einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungs-Anlage vorteilhaft, da die Abwärme häufig
nur bei geringen Temperaturen zur Verfügung steht. Andererseits eignet sich Silicagel 127B nicht
für große Temperaturhübe zwischen Verdampfer und Kondensator, da dann der Beladungshub
deutlich zurückgeht.

Die Wärmekurven sind in Abbildung 3.5 aufgrund des geringen Temperaturhubs von Tcd − Tev =
27 ℃−18 ℃ = 9 ℃ kaum gegeneinander verschoben und liegen dicht beieinander. Folglich ergibt sich
auch eine große Überlappung der darunterliegenden Flächen, und der Wärmerückgewinnungsgrad
ist insbesondere im idealen Fall (∆T = 0) hoch. Mit einer angenommenen treibenden Temperatur-
differenz von 3K sinkt die Effizienz des Systems COPcool jedoch stark ab, hier von 2.11 auf 1.37.
Der Carnot-Gütegrad ηcool sinkt von 0.35 auf 0.23. Dies begründet sich in der speziellen Form
der Wärmekurven, die zu niedrigeren Temperatur stark ansteigen: Zwar zeigt sich so, dass das
Adsorbens auch mit geringen Temperaturen regeneriert werden kann, doch diese Form hat auch
zur Folge, dass die mittlere entropische deutlich unter der maximalen Antriebstemperatur liegt
und entsprechend auch die Carnot-Effizienz für die entsprechende Mitteltemperatur gering ist. So
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erklären sich auch die sehr großen Heizerspreizungen (jeweils über 50K), die in Abhängigkeit der
Abwärmequelle jedoch auch nützlich sein können.
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(a) Ideale Rückgewinnung, COPcool ≈ 2.11
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Abbildung 3.5.: Wärmekurven und ideale Wärmerückgewinnung (a) und Wärmerückgewinnung
mit Verlusten aufgrund einer treibenden Temperaturdifferenz von ∆T = 3 K zwi-
schen Wärmeträgerfluid und Adsorber (b) analog zu Abbildung 3.3, hier jedoch
für den Kühlfall und einen kommerziell verfügbaren Adsorber mit dem Adsorbens
Silicagel 127B. Die Antriebswärme wird hier bei 95℃ bereitgestellt, die Rück-
kühltemperatur beträgt 27℃. Die Rücklauftemperatur des Kältekreises beträgt
18℃.

3.3.2. Entropie und Irreversibilitäten
Mittels des stationären Modells können sowohl die insgesamt erzeugte Entropie als auch einzelne
Irreversibilitäten bestimmt und den entsprechenden Prozessen und Komponenten zugeordnet werden
(siehe Abschnitt 3.2). Darauf basierende Analysen dienen der Detektion von Schwachstellen und
schließlich zu Potentialabschätzung und Effizienzsteigerung der betrachteten Konfigurationen. Für
die drei im letzten Abschnitt betrachteten Anwendungsfälle können die Entropieproduktionen der
einzelnen Komponenten numerisch in Tabelle 3.1 und grafisch in Abbildung 3.6 abgelesen werden.

In Tabelle 3.1 sind die Entropieproduktion in vier Gruppen aufgeteilt: Zunächst die Irreversibili-
täten für den Heizer, die entsprechenden Werte für den Kühler, die bei der Wärmerückgewinnung
entstehenden Irreversibilitäten, und die mit dem zyklierten Arbeitsfluid verbundenen Entropie-
produktionen. Schließlich wird noch das (numerische) Residuum der vollständigen Entropiebilanz
angegeben, das in Abhängigkeit von der numerischen Modellgenauigkeit verschwinden muss, und
zum Vergleich die von einem idealen Heizer in das System eingebrachte spezifische Entropie sht. In
derselben Reihenfolge werden die Entropieproduktionen auch in Abbildung 3.6 angegeben.

Heizer und Kühler Die mit Heizer und Kühler verbundene Entropieerzeugung lässt sich in jeweils
drei Anteile aufteilen:

• Bei der Kopplung der externen Antriebswärmequelle mit fester Temperatur Tmax
reg an das

Adsorptionssystem wird Entropie erzeugt („ext“). Zunächst wird nur der Temperaturabfall
bis zum Heizer bzw. Kühler maximaler Spreizung berücksichtigt, bei denen pro Temperaturin-
tervall oberhalb von Tht,out bzw. unterhalb von Tcl,out eine konstante Wärmemenge abgegeben
bzw. aufgenommen wird.
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Tabelle 3.1.: Vergleich der spezifischen Entropieerzeugung bezogen auf die Adsorbensmasse für die
drei beschriebenen Konfigurationen. Numerische Werte der spezifischen Irreversibi-
litäten ∆sirr (J kg−1 K−1) zu Abbildung 3.6, bezogen auf die Adsorbensmasse. Ent-
sprechend der vorgestellten Anwendungsfälle ist bei Zeolith 13X, bei dem Y-Zeolithen
RUB04 und bei SAPO-34 in der letzten Spalte der Heiz-COP angegeben, bei Silica-
gel 127B der Kühl-COP (1).

Adsor- Heizer Kühler rec, drv Arbeitsfluid
bens ∆T ext fix drv ext fix drv ads des desuper super thr err sht COP

13X 0K 30.3 3.8 — 44.2 12.3 — — — 16.7 13.4 3.3 0.0 524 3.01
13X 3K 20.6 20.9 4.8 31.0 37.2 7.2 32.3 32.9 16.2 13.0 3.2 0.0 699 2.45
13X 5K 27.6 19.8 9.3 43.9 33.9 14.4 50.1 51.5 15.9 12.7 3.1 0.0 816 2.22

RUB04 0K 76.7 11.1 — 97.7 4.0 — — — 24.8 19.6 5.2 0.0 941 2.83
RUB04 3K 51.1 51.1 8.2 73.2 45.2 11.6 35.9 36.4 24.1 19.1 5.1 0.0 1170 2.42
RUB04 5K 64.4 47.6 15.5 94.5 36.5 22.4 55.3 56.8 23.6 18.7 5.0 0.0 1319 2.23

SAPO 0K 66.1 13.0 — 74.6 15.6 — — — 4.5 4.0 4.0 0.1 1850 1.87
SAPO 3K 57.4 8.3 15.7 62.4 8.1 18.3 4.4 4.5 4.3 3.7 3.8 0.5 1841 1.82
SAPO 5K 48.9 6.3 25.4 51.5 5.0 30.0 5.9 6.1 4.0 3.5 3.6 0.3 1784 1.80

127B 0K 67.0 26.3 — 12.0 0.6 — — — 1.9 1.7 0.5 0.1 842 2.11
127B 3K 76.6 27.2 9.8 19.4 4.2 10.8 8.7 8.8 1.7 1.6 0.4 0.0 1072 1.37

Hierbei ist zu beachten, dass die Entropieproduktion je nach der eingesetzten Antriebswärme-
quelle oder Wärmesenke nicht notwendigerweise dem Adsorptionssystem zugeschlagen werden
muss: Ein Heizer großer Spreizung belastet den Kühlkreis in KWK- und KWKK-Systemen
weniger, ist möglicherweise für eine ordnungsgemäße Kühlung sogar notwendig oder die
stromerzeugende Maschine kann effizienter betrieben werden. Im Kühlfall lässt sich mit einer
höheren oberen Temperatur Tcl,out am Kühler das Rückkühlsystem (z. B. ein Kühlturm)
effizienter und mit höheren mittleren Temperaturen betreiben. Im Heizfall ergibt sich eine
höhere Vorlauftemperatur, die je nach Auslegung der Raumwärmeübergabesysteme häufig
erforderlich ist. Bei Heizer und Kühler ergeben sich zudem geringere Hilfsenergieverbräuche, da
die Wärmeträgerfluide mehr Wärme aufnehmen können, die Volumenströme kleiner ausgelegt
werden können und damit weniger Pumpenergie benötigt wird. In der Folge können Teile
dieser Entropieproduktion in vielen Fällen abhängig von der benötigten und der vorhandenen
Spreizung außerhalb der Adsorptionswärmepumpe bilanziert werden, da sie jedenfalls anfällt.
Nur der Restanteil muss der Adsorptionswärmepumpe zugerechnet werden.

Für alle drei Anwendungsfälle lässt sich auf diese Weise ein großer Anteil der Entropieerzeugung
bei Heizer und Kühler abspalten. Ein ungünstiger Fall ergibt sich durch die sehr große
Heizerspreizung bei Silicagel 127B, da sie wohl in den wenigsten Fällen genutzt werden kann.
Die große Spreizung bedeutet auch, dass für 127B eine niedrigere Antriebstemperatur genügen
würde. Umgekehrt ist die Kühlerspreizung für 127B relativ klein.

Im Fall von Zeolith 13X und SAPO-34 ergeben sich ausgeglichene Spreizungen bei Heizer
und Kühler, die in Abhängigkeit von Antriebswärmequelle und Wärmesenke bewertet werden
müssen. Bei SAPO-34 entsteht hier der größte Teil der Irreversibilität.

• Ein weiterer Temperaturabfall tritt zwischen Heizer bzw. Kühler maximaler Spreizung und
dem idealen Heizer bzw. Kühler auf, die die Wärme so bereitstellen oder aufnehmen, wie sie
am Wärmeträgerfluid benötigt wird oder anfällt. Die zugehörige Entropieproduktion kann
bestenfalls zu einer Leistungssteigerung des Adsorptionssystems verwendet werden, da sich
die mittleren treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber entsprechend erhöhen.

74



3.3. Anwendung des stationären Modells

13X − 0K 13X − 5K RUB04 − 0K RUB04 − 5K SAPO − 0K SAPO − 3K 127B − 0K 127B − 3K
0

20

40

60

80

100

120

140

160

180

200

220

240

260

280

300

320

340

360

380

400

420

440

E
n

tr
o

p
ie

p
ro

d
u

k
ti

o
n

 s
ir

r (
J 

k
g

−
1

 K
−

1
)

 

 

thr

super

desuper
rec

drv, des

rec
drv, ads

cl
!x

cl
drv

cl
ext

ht
drv

ht
!x

ht
ext

Abbildung 3.6.: Vergleich der Entropieerzeugung spezifisch zur Adsorbensmasse für die drei beschrie-
benen Konfigurationen. Temperaturen und Adsorbentien: 200/34/8℃ (Zeolith 13X),
95/34/8℃ (SAPO-34) und 95/27/18℃ (Silicagel 127B). Jeweils dargestellt sind
der ideale Fall und jener mit treibenden Temperaturdifferenzen. Unter den Balken
sind jeweils Adsorbens und treibende Temperaturdifferenz (0, 3, 5) K angegeben.

Bei Zeolith 13X und SAPO-34 ergeben sich hier relativ kleine Verluste. Bei Silicagel 127B
wird erneut deutlich, dass eine geringere Antriebstemperatur ausreichend wäre und durch
die hohe Antriebstemperatur nur die Entropieproduktion erhöht und der Carnot-Gütegrad
erniedrigt wird. Die Effizienz erhöht sich trotzdem noch (leicht) durch die hohe Antriebstem-
peratur, da im stationären Modell nur die entropischen Verluste aufgrund der treibenden
Temperaturdifferenzen berücksichtigt sind. Würden beispielsweise zusätzlich energetische Ver-
luste des Speichers abgebildet, würde die Effizienz bei Silicagel 127B mit einer zunehmenden
Antriebstemperatur möglicherweise zurückgehen.

• Schließlich ergeben sich Verluste in Folge der angenommenen treibenden Temperaturdifferenzen
∆T zwischen Wärmeträgerfluid und Adsorber. Diese entropischen Verluste sind direkt durch
das Adsorptionssystem verursacht und können nur durch eine optimierte Betriebsführung
und/oder verbesserte Wärmeübertragungseigenschaften der Adsorber verkleinert werden. Für
die Optimierung der Betriebsführung wird das instationäre Modell benötigt, mit dem die
Temperaturdifferenzen direkt simuliert werden (siehe Kapitel 4).

Durch den hohen sorptiven Umsatz von SAPO-34 ergibt sich hier die größte Entropieproduk-
tion. Für Silicagel 127B und Zeolith 13X spielt dieser Anteil eine etwas kleinere Rolle. Eine
Vergrößerung der treibenden Temperaturdifferenz ∆T wirkt sich bei SAPO-34 kaum aus,
da hier aufgrund des Verlaufs der Wärmekurven die beim Auseinanderschieben pro Kelvin
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weniger zurückgewonnene Wärmemenge (Reduktion der Überlappungsfläche) deutlich kleiner
ist als bei Zeolith 13X oder Silicagel 127B.

Wärmerückgewinnung Im stationären Modell wird bei der Wärmerückgewinnung nur aufgrund
der treibenden Temperaturdifferenzen Entropie produziert. Es entstehen also keine Verluste bei
verschwindenden Temperaturdifferenzen. Für ∆T = 0 spielen auch die sensible Massen von Adsorber
und Verrohrung keine Rolle, da die Rückgewinnung verlustfrei bzw. ideal ist und die sensible
Wärme vollständig zurückgewonnen wird (siehe Abbildung 3.6 und Tabelle 3.1). Entscheidende
Einflussgröße ist hier zunächst das Verhältnis zwischen sorptiver und sensibler Wärme. Je größer
dieses Verhältnis, desto kleiner ist die sensible Wärme, die zurückgewonnen werden muss, und
desto kleiner wirkt sich ein verlustbehaftetes Wärmerückgewinnungssystem aus (im Hinblick auf
die treibenden Temperaturdifferenzen). Eine weitere Einflussgröße ist die Temperaturamplitude
des Zyklus, also die Temperaturdifferenz zwischen Tmin

ads und Tmax
reg . Je größer diese Amplitude,

desto größer ist auch die umgesetzte sensible Wärme. Damit ist klar, warum Verluste bei der
Wärmerückgewinnung für das Hochtemperatursystem besonders relevant sind, bei dem noch dazu
neben der hohen Antriebstemperatur auch ein Adsorber mit großer sensibler Masse eingesetzt
wird. Umgekehrt führt das bessere Massenverhältnis des Lamellenwärmeübertragers im Fall von
Silicagel 127B dazu, dass die Verluste bei der Wärmerückgewinnung aufgrund der angenommenen
Temperaturdifferenz von ∆T = 3 K zu einer relativ geringen Entropieproduktion führt und damit
einen geringen Einfluss auf die Systemeffizienz haben.

Arbeitsfluid Das zyklierte Arbeitsfluid wird vor der Adsorption von Verdampfertemperatur auf
Adsorbertemperatur überhitzt (super), dann wieder von Adsorbertemperatur auf Kondensator-
temperatur abgekühlt (desuper), und fließt schließlich isenthalp vom Kondensator zurück in den
Verdampfer (Drosselung, thr). Relevant sind die mit diesen Prozessen verbundenen Entropieproduk-
tionen nur für das Hochtemperatursystem, da hier die mittleren auftretenden Temperaturdifferenzen
zwischen Adsorber und Verdampfer bzw. Kondensator deutlich größer sind als bei den Niedertem-
peratursystemen. Bei Silicagel 127B kommt noch hinzu, dass die mittlere Antriebstemperatur des
idealen Heizers deutlich unterhalb der maximalen Temperatur Tmax

reg = 95 ℃ liegt und dement-
sprechend wegen der deutlich geringeren mittleren Adsorbertemperatur effektiv weniger Entropie
erzeugt wird. Im letzteren Fall ist auch der Temperaturhub zwischen Kondensator und Verdampfer
deutlich kleiner.
Die Entropieproduktion, die bei der Zyklierung des Arbeitsfluids stattfindet, lässt sich nur mit

sehr großem Aufwand reduzieren, etwa durch eine sehr aufwändige Wärmeübertragung zwischen
dem Arbeits- und dem Wärmeträgerfluid bzw. dem Wärmerückgewinnungssystem oder zwischen
den Arbeitsfluiden von mindestens zwei Adsorbern. Eine Turbine, die nur bei sehr hohen Leistungen
sinnvoll eingesetzt werden kann, könnte die Drossel ersetzen und dem Arbeitsfluid mechanische
Arbeit entziehen.

3.3.3. Ts-Diagramme
In Abbildung 3.7 und Abbildung 3.8 sind Ts-Diagramme für das Hoch- sowie für das Niedertempe-
ratursystem mit nichtverschwindenden treibenden Temperaturdifferenzen im Heizfall dargestellt
(∆T = 5 K und ∆T = 3 K). Besonders interessant sind die fünf horizontalen roten und die sechs
horizontalen blauen Linien, wobei jeweils eine gestrichelt ist: Über die zugehörigen entropischen Mit-
teltemperaturen wird die sequentielle Entropieproduktion deutlich, verursacht durch das irreversible
Absinken der Temperatur der Antriebswärme, bis sie schließlich das Adsorbens erreicht. Folglich wird
der Gesamttemperaturabfall wie im letzten Abschnitt beschrieben theoretisch mehreren sequentiell
ablaufenden irreversiblen Prozessen zugeordnet. Äquivalentes gilt für den Kühler.
Der Temperaturabfall der Antriebswärme erfolgt schrittweise: Konstante Antriebstemperatur

Tmax
reg , entropische Mitteltemperatur des Heizers maximaler Spreizung T fix

ht , Fluidtemperatur bei Ver-
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Abbildung 3.7.: Ts-Diagramm des Hochtemperatursystems für den Heizfall: 200/34/8℃ (Zeo-
lith 13X) mit angepassten treibenden Temperaturdifferenzen von 5K.

wendung eines idealen Heizers T ideal,fl
ht , durch die Adsorptionsgleichgewichte bestimmte Temperatur

am Adsorber T ideal
ht . Die zugehörigen Entropieproduktionen zwischen den genannten Temperaturen

werden in Tabelle 3.1 aufgeführt. Gestrichelt und durch den vertikalen Pfeil ganz rechts eingezeichnet
ist noch die feste Spreizung des Heizers von Tmax

reg nach Tht,out.
Für die Abwärme gilt bis auf die höchste Temperatur nahezu Äquivalentes (in umgekehrter Reihen-

folge): T ideal
cl ist die auf den Adsorptionsgleichgewichten basierende entropische Mitteltemperatur des

Adsobers, T ideal,fl
cl die zugehörige Fluidtemperatur. Dazu wird noch eine weitere Mitteltemperatur

als höchste Temperatur am Kühler definiert, nämlich

T̂ ideal
cl ≡ Qcl

Qcl/T ideal
cl − Ssuper

irr
, (3.79)

wobei gilt T̂ ideal
cl > T ideal

cl ≥ T ideal,fl
cl . Damit wird die Irreversibilität aufgrund der Überhitzung des

Arbeitsmittels berücksichtigt.
Durch die Zuordnung dieser Irreversibilität zum Adsorber wird sie hier berücksichtigt und damit

lässt sich das Ts-Diagramm vervollständigen. Darunter erfolgt T fix
cl , die entropische Mitteltemperatur

des Kühlers maximaler Spreizung. Schließlich stellt Tmin
ads die minimale Rückkühltemperatur dar.

Gestrichelt und durch den vertikalen Pfeil ganz rechts eingezeichnet ist auch die feste Spreizung
des Kühlers von Tmin

ads nach Tcl,out.
Verdampfer und Kondensator liegen auf den vorgegebenen Temperaturen Tcd und Tev. Die

Verdampfertemperatur wird noch durch die Irreversibilitäten Sthr
irr sowie Sdesuper

irr korrigiert:

T̂ev ≡
Qev

Qev/Tev + Sdesuper
irr + Sthr

irr
< Tev . (3.80)

Schließlich werden noch die entropischen Mitteltemperaturen für das Wärmerückgewinnungssys-
tem benötigt. T in

stor und T out
stor ergeben sich aus der entropischen Mitteltemperatur der zurückgewon-
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Abbildung 3.8.: Ts-Diagramm des Niedertemperatursystems für den Heizfall: 95/34/8℃ (SAPO-34)
mit angepassten treibenden Temperaturdifferenzen von 3K.

nenen Wärme Qrec, wobei die untere Temperatur mit der Irreversibilität der Wärmerückgewinnung
Srec

irr = Srec,des
irr + Srec,ads

irr nach unten korrigiert wird:

T out
stor ≡

Qrec
Qrec(Trec)−1 + Srec

irr
< T in

stor . (3.81)

Ein idealisierter Adsorptionsprozess mit interner Wärmerückgewinnung kann näherungsweise
als aus einem rechtsläufigen (Kraftwärmemaschine zwischen Antriebswärmequelle und Mitteltem-
peratursenke, d. h. Heizer und Kühler) und zwei linksläufigen Prozessen (Wärmepumpenprozess,
Wärmerückgewinnung) aufgebaut betrachtet werden. Die von den Teilprozessen eingeschlossenen
Flächen haben im Ts-Diagramm (siehe Abbildung 3.7 und Abbildung 3.8) eine besondere Bedeutung.
Die einzelnen Flächen entsprechen im jeweils zugehörigen Teilprozess der Summe aus insgesamt
über die Systemgrenze zu- bzw. abgeführten Wärmemenge und der insgesamt dissipierten – d. h.
letztendlich für den Wärmepumpenprozess nicht nutzbaren – Arbeit. Die Summe aller (gerichteten)
Flächen verschwindet, da alle externen entropischen Verluste außerhalb der drei Teilprozesse nicht
in die Flächen eingehen und interne Entropieproduktion in den Mitteltemperaturen implizit berück-
sichtigt werden. Damit bleiben nur reversible, stationäre Ersatzprozesse übrig, deren Wärmebilanz
q =

∮
δq ≡

∮
T ds bzw. Flächenbilanz verschwinden muss. Rechtsläufige Teilprozesse werden dabei

positiv, linksläufige negativ gewertet. Die häufig vorhandenen Restflächen zwischen den genannten
drei Hauptprozessen (siehe z. B. in Abbildung 3.8) müssen dabei ebenfalls berücksichtigt werden.
Da der Teilprozess der Wärmerückgewinnung im stationären Modell ohne Energieverlust mo-

delliert und damit bilanziell adiabat ist (die gleiche Wärmemenge wird eingespeichert und wieder
entnommen), entspricht die gesamte Fläche A3 nur dissipierter Arbeit, also entropischen Verlusten
aufgrund der treibenden Temperaturdifferenzen. Bei den Flächen A1 und A2 lassen sich im Allgemei-
nen aus dem Ts-Diagramm nicht die Anteile der übertragenen Wärme und der dissipierten Arbeit
ablesen. Durch die Auftragung der unterschiedlichen Temperaturniveaus und der verschiedenen
Temperaturabfälle bzw. entropischen Verluste bei Heizer, Kühler und Verdampfer ist eine Aufteilung
auf Material, treibende Temperaturdifferenz sowie Heizer und Kühler fester Wärmekapazität jedoch
in diesem Fall möglich.
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Grafisch lässt sich in den Ts-Diagrammen folglich rasch feststellen, in welchen Prozessschritten
und in welchen Komponenten Irreversibilität entsteht und wie sich Änderungen der externen Tem-
peraturen, also insbesondere Temperaturschub und -hub, auf die Effizienz des Wärmepumpenzyklus
auswirken. Auch lassen sich die jeweiligen Optimierungspotentiale grafisch abschätzen. Je kleiner
beispielsweise die der internen Wärmerückgewinnung zugeordnete violette Fläche, desto größer
kann die Fläche des Wärmepumpenzyklus unten (blau) bei gleichbleibender Fläche im Antriebskreis
(orange) werden.

Die Irreversibilitäten aufgrund der treibenden Temperaturdifferenzen für Heizer, Kühler und Wär-
merückgewinnungssystem werden nach (3.49) berechnet und entsprechend aufgeteilt. Unterschiedli-
che treibende Temperaturdifferenzen für die verschiedenen Fälle sind bisher nicht implementiert,
wären jedoch vorteilhaft: Die treibenden Temperaturdifferenzen für die Wärmeübergabe vom und
zum Wärmerückgewinnungssystem können nicht nur die Wärmeübertragungsverluste, sondern auch
(entropische) Verluste des Wärmerückgewinnungssystems abbilden. Daher sollten die Temperatur-
differenzen bei der internen Wärmerückgewinnung unabhängig von den Temperaturdifferenzen bei
der Wärmeübergabe von der Antriebswärmequelle und zur Mitteltemperaturwärmesenke gewählt
werden können. Eine weiterer Zusatz wäre die Berücksichtigung energetischer Verluste durch das
Wärmerückgewinnungsystem.
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4. Klassische Zyklen, Stratisorp-Konzept
und transiente Modellierung

Mittels der im letzten Kapitel vorgestellten stationären Modellierung lassen sich die jeweiligen
Potentiale beispielsweise für verschiedene Materialien, Prozessbedingungen und Massenverhältnisse
abschätzen. Auf relativ hohem Abstraktionsgrad können thermodynamische Grenzfälle der inter-
nen Wärmerückgewinnung temperaturaufgelöst, jedoch ohne eine zeitaufgelöste Betrachtung der
Zyklenabläufe abgebildet werden.
Im Unterschied dazu wird im nachfolgend beschriebenen transienten Modell der Wärme- und

Stofftransport im Adsorber detaillierter und zeitaufgelöst abgebildet. Entsprechend können in
diesem Modell beispielsweise konkrete und detaillierte Prozessführungen simuliert, analysiert
und bewertet, Komponenten- und Anlagendimensionierung durchgeführt sowie Möglichkeiten
zur Systemintegration untersucht werden. Auch kann die Nutzleistung des Systems bestimmt
werden. Durch die Berücksichtigung weiterer Verluste und unter Berücksichtigung des konkreten
Zyklenablaufs und der entsprechenden Betriebsführung kann die Systemeffizienz wesentlich genauer
als im stationären Modell abgeschätzt werden. Verschiedene Methoden und Systeme zur internen
Wärmerückgewinnung können abgebildet werden.

Eine Vorgängerversion des Modells mit einfacherem Adsorptions- und Speichermodul, ohne die
Möglichkeit zur Simulation verschiedener Adsorptionszyklen oder zur entropischen Analyse sowie
mit einer geringeren energetischen Genauigkeit wurde bereits beschrieben und mit entsprechende
Ergebnissen veröffentlicht (siehe in Schwamberger, Joshi und Schmidt 2011; Schwamberger, Joshi,
Taheri et al. 2010; Schwamberger und Schmidt 2012, 2013b).

Um die Simulation vieler Zyklen trotz der zeitaufgelösten Abbildung des Prozessablauf in relativ
kurzer Zeit zu ermöglichen, wird auch im transienten Modell auf eine detaillierte Modellierung der
Adsorptionskinetik und der zugrunde liegenden physikalischen Vorgänge verzichtet und stattdessen
ein empirisches lineares Triebkraftmodell1 verwendet (siehe Abschnitt 4.3). Weiterhin ist die Anzahl
der Knoten zur Auflösung von Stoff- und Wärmetransport entlang der Strömungsrichtung des
Adsorptivs vom Dampfraum bis zum Adsorptionsplatz und weiter bis zum Wärmeträgerfluid sehr
gering. Für die Verwendung in einem Systemmodell und die hier betrachteten Adsorber sowie zur
Zyklenanalyse stellt sich dies jedoch als ausreichend heraus (siehe Unterabschnitt 4.3.3).
Umgekehrt ist die Diskretisierung entlang der Strömungsrichtung des Wärmeträgerfluids im

Adsorber sehr fein (siehe Abschnitt 4.2), da sich entlang dieser Dimension bei den hier betrachteten
Zyklenkonzepten sowohl im Wärmeträgerfluid als auch im Adsorber relativ große Temperaturdifferen-
zen einstellen. Entsprechend stellt sich über die Adsorberlänge auch eine starke Beladungsspreizung
ein. Bei einer geringeren numerischen Auflösung wäre es kaum möglich, Effizienz und Nutzleistung
für die verschiedenen Zyklen und Systemkonfigurationen hinreichend genau zu bestimmen.
Weiterer wichtiger Vorteil des in diesem Kapitel vorgestellten transienten Modells ist jedoch

die detaillierte Abbildung des betrachteten Verfahrens zur Wärmerückgewinnung. Die Verfahren
werden im Unterabschnitt 4.1.2 detailliert vorgestellt. Implementiert sind

• ein einfaches Einadsorbersystem ohne jede Wärmerückgewinnung,

• ein Zweiadsorbersystem mit Wärmerückgewinnung über die thermodynamisch optimal verzö-
gerte Umschaltung der Rückläufe der Adsorberfluidkreise zwischen Antriebs- und Rückkühl-
kreis (siehe Abschnitt 4.1.2 und Paulußen (2007)) sowie

1Englisch: linear driving force, LDF
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• das Stratisorp-System (siehe Abschnitt 4.1.2), bei dem ein thermischer Schichtspeicher (siehe
Abschnitt 4.4) in den thermodynamischen Adsorptionswärmepumpenzyklus integriert ist
und sowohl zur internen Wärmerückgewinnung als auch zur Pufferung von Antriebs- und
Abwärme dient. Hierbei wird jedoch wieder aus Gründen der Recheneffizienz auf die genaue
Abbildung der Strömungsvorgänge im Schichtspeicher verzichtet. Die genaue Berechnung der
strömungsmechanischen Vorgänge bleibt separaten CFD-Simulationen vorbehalten, deren
Ergebnisse zur Parameterabschätzung der im Systemmodel verwendeten stark vereinfachten
Speichermodelle eingesetzt werden.

Das Modell basiert auf zwei Hauptmodulen, namentlich

1. auf dem Adsorptionsmodul (siehe Abschnitt 4.2), bestehend aus Adsorber, Verdampfer und
Kondensator, sowie

2. auf dem für den Stratisorp-Modus benötigten Speichermodul (siehe Abschnitt 4.4), das neben
dem thermischen Schichtspeicher auch einen Heizer (zur Zuführung der Antriebswärme auf
hohem Temperaturniveau) und einen Kühler (zur Abführung der Wärme auf mittlerem
Temperaturniveau) umfasst.

Daneben können eine Reihe von externen Komponenten wie Erdwärmesonde2, Solarkollektor3 und
Kühlturm modelliert und mit den entsprechenden Hauptkomponenten gekoppelt werden.

4.1. Adsorptionszyklen und Wärmerückgewinnung
4.1.1. Allgemeiner Zyklenablauf
In Kapitel 1 wurde der Anwendungsfall einer Gaswärmepumpe vorgestellt. In Abschnitt 3.1 der idea-
lisierte Zyklus einer Adsorptionswärmepumpe. In beiden Fällen wird eine Adsorptionswärmepumpe
mit nur einem Adsorber betrachtet. Zur Gebäudeheizung im kleinen Leistungsbereich werden aus
Kostengründen typischerweise solche Einadsorbersysteme eingesetzt (ASUE Arbeitsgemeinschaft
für sparsamen und umweltfreundlichen Energieverbrauch e.V 2013; Feddeck und Meyer 2005; Meyer
2015).

Im Gegensatz dazu sind beim Betrieb zur Kältebereitstellung Maschinen mit zwei Adsorbern
üblich, um nicht nur im Adsorptionshalbzyklus, sondern kontinuierlich Nutzkälte bereitstellen
zu können (ASUE Arbeitsgemeinschaft für sparsamen und umweltfreundlichen Energieverbrauch
e.V 2013; Núñez, Mittelbach und Henning 2007; Schicktanz und Núñez 2009). Dazu werden die
beiden Adsorber synchronisiert betrieben; es befindet sich immer ein Adsorber im Adsorptions- und
ein Adsorber im Desorptionshalbzyklus. Die näherungsweise isosteren Phasen bei geschlossenem
Dampfventilen, in denen keine Kälte erzeugt wird, können durch einen kleinen Kältespeicher oder
die Trägheit der Gebäudewärmeübergabesysteme (Kühldecken, Konvektoren) überbrückt werden.

Bei einem Zweiadsorbersystem ist zudem eine Wärmerückgewinnung zwischen beiden Adsorbern
möglich, da sich zu jedem Zeitpunkt ein Adsorber im Adsorptions- und einer im Desorptionshalbzy-
klus befindet, folglich an einem Adsorber Wärme abgegeben wird und am anderen Wärme benötigt
wird. Ein Teil der Regenerationswärme eines Adsorbers kann so jeweils durch Abwärme des anderen
Adsorbers ersetzt werden (Meunier, Poyelle und LeVan 1997; Núñez, Mittelbach und Henning 2007).
Zusätzlich ist eine interne Druckrückgewinnung zwischen den beiden Adsorbern möglich durch
einen Druckausgleich mittels Dampfventilen vor dem Umschalten der jeweiligen Halbzyklen (Pons
und Poyelle 1999).

2Das Modell der Erdwärmesonde wurde im Rahmen einer studentischen Arbeit von Schulze (2011) auf Basis eines
Modells von Pfafferott (2000) und Pfafferott, Gerber und Herkel (1998) implementiert.

3Das Modell des Solarkollektors und eines Fluid-Fluid-Wärmeübertragers wurde im Rahmen einer studentischen
Arbeit von Schönlein (2011) implementiert.
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Sowohl im Ein- als auch im Zweiadsorbersystemen werden ein Verdampfer und ein Kondensa-
tor benötigt. Im Falle des Einadsorbersystems werden beide Komponenten nur intermittierend
betrieben; während der Adsorption der Verdampfer, während der Desorption der Kondensator.
Im Gegensatz dazu können beim Zweiadsorbersystem ein Verdampfer und ein Kondensator über
Dampfventile abwechselnd paarweise mit den beiden Adsorbern verschaltet werden. Hierbei werden
Verdampfer und Kondensator in ihren Wärmeübertragungseigenschaften optimal ausgenutzt, da
beide Komponenten ständig und nicht nur intermittierend in Betrieb sind. Bei gleicher Größe
können sie mit nahezu gleicher Effizienz wie beim Einadsorbersystem4 mit doppelter Leistung durch
zwei Adsorber genutzt werden.
Im einfacheren Fall eines Einadsorbersystems ohne interne Wärmerückgewinnung wird im Ad-

sorptionshalbzyklus der Adsorber zunächst über den Hauptfluidkreis gekühlt. Entsprechend der
Adsorptionsgleichgewichte und der -kinetik wird Arbeitsfluid adsorbiert. Sinkt nun der Druck in der
Adsorberkammer unter den Verdampferdruck ab, so wird das Dampfventil zwischen Verdampfer
und Adsorber geöffnet und es strömt Arbeitsfluid aus dem Verdampfer nach. Dort verdampft bei
weitgehend konstantem Druck weiteres Arbeitsfluid unter Wärmeaufnahme aus dem Niedertempe-
raturfluidkreis.
Die Adsorptionsrate und damit die über den Adsorberfluidkreis abgeführte Leistung nimmt in

Abhängigkeit von der Zyklensteuerung sowie von den Wärme- und Stofftransportwiderständen
zum Ende des Adsorptionshalbzyklus hin ab, da der Adsorber schließlich in die Sättigung gerät.
Entsprechend fällt auch die Systemleistung.

Wird ein vorgegebener Schwellwert unterschritten, so wird der externe Adsorberfluidkreis umge-
schaltet und der Adsorber wird geheizt. Weiterhin wird das Dampfventil zum Verdampfer geschlossen.
In der Folge erhöht sich der Druck in der Adsorberkammer durch desorbiertes Arbeitsfluid. Ist der
Kondensatordruck erreicht, so wird das Dampfventil zum Kondensator geöffnet. Das desorbierte
Kältemittel strömt in den Kondensator und wird dort zunächst sensibel gekühlt und kondensiert
dann unter Wärmeabgabe an den Mitteltemperaturfluidkreis. Zum Ende des Desorptionshalbzyklus
hin erreicht der Adsorber nahezu die maximale Regenerier- oder Desorptionstemperatur und die
Desorptionsrate und -leistung nimmt ab. Schließlich wird wieder ein Schwellwert unterschritten.
Nun beginnt wieder der Adsorptionszyklus, wobei das Dampfventil zum Kondensator geschlossen
wird.

Um das Adsorptionsmodul möglichst effizient und gleichzeitig mit größtmöglicher Leistung zu
betreiben, sollte die Zyklenumschaltung leistungs- oder temperaturgesteuert und nicht symmetrisch
bei gleichen Zeiten erfolgen. Aufgrund der unterschiedlichen Kinetik für die Ad- und Desorptions-
vorgänge bzw. der damit verbundenen temperaturabhängigen Diffusionsprozesse wird bei den hier
betrachteten Randbedingungen typischerweise für den Adsorptionshalbzyklus mehr Zeit benötigt
als für den Desorptionshalbzyklus.

4.1.2. Implementierte Zyklenkonzepte

Die implementierten Zyklen unterscheiden sich in der hydraulischen Verschaltung des Adsorberfluid-
kreises, wobei ein günstiger Kompromiss zwischen dem Aufwand zur hydraulischen Verschaltung
sowie einer möglichst effizienten Wärmerückgewinnung und folglich einer hohen Systemeffizienz
gefunden werden muss.

4Ist die Temperatur im Verdampfer beim Einadsorbersystem während der Adsorptionsphase abgefallen, so kann der
Verdampfer während des Desorptionshalbzyklus wieder auf eine höhere Temperatur gebracht werden. Dies ist
beim Zweiadsorbersystem nicht möglich, da sich nach der Adsorptionsphase des einen Adsorbers sofort diejenige
des anderen Adsorbers anschließt. Beim Kondensator gilt grundsätzlich Entsprechendes. In Abhängigkeit der
hydraulischen Verschaltung von Kondensator und Rückkühlkreis des Adsorbers bzw. der gewünschten Temperatur
am Heizungsvorlauf bzw. am Rückkühlsystem kann jedoch im Einadsorbersystem die Kühlung des Kondensators
im Desorptionshalbzyklus ausgesetzt werden.
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Einadsorbersystem ohne interne Wärmerückgewinnung

Im einfachsten Fall eines Einadsorbersystems ohne Wärmerückgewinnung werden nacheinander
die externe Mitteltemperaturwärmesenke (im Heizfall das Heizungssystem bzw. Heizungsvor- und
-rücklauf, im Kühlfall der Rückkühler, z. B. in Form eines Kühlturms) und die externe Hochtempera-
turwärmequelle (Antriebswärme) mit dem Adsorber gekoppelt. Während des Adsorptionshalbzyklus
wird die Mitteltemperaturwärmesenke zur Rückkühlung des Adsorbers, während des Desorptions-
halbzyklus die Hochtemperaturquelle zur Heizung bzw. Regeneration des Adsorbers eingesetzt. In
der Konsequenz wird der Adsorber dauerhaft mit Fluid der minimal (Adsorption) bzw. der maximal
(Desorption) verfügbaren Temperatur durchströmt.

Dadurch ergeben sich hohe Nutzleistungen, da der Prozess mit maximaler treibender Temperatur-
differenz zwischen kühlendem bzw. heizendem Fluid und Adsorber durchgeführt wird. Eine große
Temperaturdifferenz beschleunigt die Wärmeübertragung am Adsorber, die neben dem Stofftrans-
port hauptsächlich die Leistung einer Adsorptionsmaschine limitiert. Die Temperaturdifferenzen
führen gleichzeitig jedoch zu hohen entropischen Verlusten bei der Wärmeübertragung, sodass
die Effizienz in einem solchen System gering ist. Dabei muss auch die gesamte Heizwärme, die
im Desorptionshalbzyklus benötigt wird, von außen zugeführt werden. Die im Adsorptionshalb-
zyklus freiwerdende Wärme wird umgekehrt auf einem relativ hohen und meist nicht nutzbaren
Temperaturniveau frei.

Zweiadsorbersystem mit thermodynamisch optimaler Rücklaufumschaltung

Allgemein gilt für ein Zweiadsorbersystem, dass sich jeweils ein Adsorber im De- und einer im
Adsorptionshalbzyklus befindet. Bei der Umschaltung kehrt sich die Situation um, beide Adsorber
wechseln in den jeweils anderen Halbzyklus. Entsprechend muss immer ein Adsorber gekühlt und
einer geheizt werden.

Um die Effizienz eines solchen Systems zu verbessern, ohne dabei die Nutzleistung der Adsorptions-
maschine zu reduzieren, können bei einem Zweiadsorbersystem die Rückläufe der Adsorberfluidkreise
zwischen Ad- und Desorptionshalbzyklus und umgekehrt verzögert umgeschaltet werden. Diese
verbesserte Zyklenvariante wird bei Adsorptionskältemaschinen der Firma SorTech (Paulußen 2007)
eingesetzt. Der zusätzliche hydraulische Aufwand ist dabei relativ gering. Dennoch kann über die
Umschaltung ein Teil der Antriebswärme zurückgewonnen werden.
Zu Beginn des Ad- bzw. Desorptionshalbzyklus entspricht die Adsorbertemperatur nahezu der

Temperatur der externen Hochtemperaturwärmequelle bzw. nahezu jener der Mitteltemperatur-
wärmesenke. Gleichzeitig sind die auf das oder vom Fluid übertragenen Wärmeleistungen sehr
hoch. Strömt nun beispielsweise in den ersten Adsorber kaltes Wärmeträgerfluid zur Kühlung ein
(Adsorptionshalbzyklus), so wird es durch die große Adsorberleistung kurz nach der Umschaltung
stark erwärmt. Gleichzeitig wird im zweiten Adsorber Wärmeträgerfluid zu Beginn des Desorptions-
halbzyklus stark abgekühlt. Solang nun die Fluidtemperatur am Ausgang des ersten (gekühlten)
Adsorbers jene am Ausgang des zweiten (geheizten) Adsorber übertrifft, werden die Rückläufe nicht
entsprechend den zugehörigen Vorläufen umgeschaltet. Erst wenn sich die Rücklauftemperaturen
überkreuzt haben, werden auch sie umgeschaltet.
Bei einer solchen verzögerten Umschaltung der Rückläufe muss folglich weniger Antriebswärme

von außen zugeführt werden. Dies erhöht die Systemeffizienz. Nachteil ist der symmetrische Aufbau,
bei dem Ad- und Desorptionshalbzyklen gleich lang sein müssen und nicht an die unterschiedliche
Kinetik angepasst werden können. Damit reduziert sich die maximal mögliche Nutzleistung gegenüber
einem System mit zwei Adsorbern, die nicht synchronisiert betrieben werden. Eine synchronisierte
Betriebsweise ist meist allerdings schon wegen der gemeinsamen Nutzung von Verdampfer und
Kondensator notwendig.

Eine weitere Leistungsreduktion stellt sich für Systeme mit zwei und mehr Adsorbern ein, wenn die
Adsorber – z. B. ein adsorbierender und ein desorbierender – für eine bessere Wärmerückgewinnung
auch seriell durchströmt werden. Dabei wird nicht nur die Umschaltung der Rückläufe gegenüber
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dem einfachen Einadsorbersystem modifiziert, sondern auch die Umschaltung der Vorläufe (Meunier,
Kaushik et al. 1996; Pons und Poyelle 1999). In der Folge erniedrigen sich die treibenden Tempera-
turdifferenzen, und die Halbzyklen laufen auf Kosten der Systemleistung langsamer ab. Die Effizienz
erhöht sich jedoch weiter. Aufgrund des großen hydraulischen Aufwands bei gleichzeitiger Notwen-
digkeit von zwei oder mehr Adsorbern – im letzteren Fall können die Vorläufe auch permutierend
zwischen mehreren adsorbierenden und desorbierenden Adsorbern umgeschaltet werden (Meunier,
Poyelle und LeVan 1997) – eignet sich diese Verschaltung nur bedingt für einfache und kleine
Systeme. Aus diesem Grund werden Mehradsorbersysteme mit intelligenter Vorlaufumschaltung in
dieser Arbeit nicht betrachtet.

Stratisorp-System zur internen Wärmerückgewinnung

Im Stratisorp-Zyklus schließlich wird ein thermischer Schichtspeicher in das System integriert, um
die im Adsorptionshalbzyklus freiwerdenden sensiblen und sorptiven Wärmemengen zwischenzuspei-
chern und im Desorptionshalbzyklus wiederverwenden zu können (Munz et al. 2008). Damit kann
der Anteil an extern zuzuführender Antriebwärme weiter reduziert werden. Der thermodynamische
Zyklus wird weiter „carnotisiert“, d. h. die entropische Mitteltemperatur, bei der die Antriebswärme
zugeführt wird, steigt an, und die entropische Mitteltemperatur, bei der die Mitteltemperaturwärme
abgegeben wird, sinkt. Weiterhin genügen im einfachsten Systemaufbau ein Adsorber sowie eine
kombinierte Komponente, in der sowohl verdampft als auch kondensiert wird. Dampfventile werden
dann nicht benötigt. Die Qualität des eingesetzten thermischen Schichtspeichers hat großen Einfluss
auf die interne Wärmerückgewinnung und darauf, inwieweit ihr Potential genutzt werden kann.

Häufig steht die Antriebswärme nicht bedarfsgerecht zur Verfügung, wenn etwa die Abwärme von
Kraft-Wärme-Kopplungs-Anlagen oder Abwärme eines industriellen Prozesses zum Antrieb einer
Adsorptionsmaschine verwendet wird. Dann wird ein Pufferspeicher zur Entkopplung benötigt. Im
Falle des Stratisorp-Zyklus kann in vielen Fällen auf einen zusätzlichen Speicher verzichtet werden
und der obere Teil des Speichers zur Pufferung der Antriebswärme verwendet werden.5 Insbesondere
wird die Antriebswärmequelle dann nicht instationär belastet. Auch Abwärme kann im Stratisorp-
Speicher gepuffert werden. Dies spielt im Kühlfall eine größere Rolle, da durch eine gleichmäßigere
Wärmeabgabe das Rückkühlsystem, beispielsweise ein Kühlturm, entlastet oder kleiner ausgelegt
werden kann.

Charakteristisch für einen Schichtspeicher ist die vertikale Temperaturschichtung im Speicher,
d. h. die Temperatur des eingespeicherten Fluids nimmt mit der Höhe zu. Folglich wirken Auf-
triebskräfte der Ausbildung von Konvektionsströmungen im Speicher entgegen. Weiterhin lässt
sich im Falle des hier betrachteten Schichtspeichers mittels aktiver und passiver Einrichtungen
Fluid temperaturabhängig einspeichern und wieder entnehmen. Damit kann der Adsorber mit
relativ kleinen treibenden Temperaturdifferenzen betrieben werden. Das Wärmeträgerfluid, das den
Adsorber durchströmt, dient hier also gleichzeitig als Speichermedium bzw. -fluid. Damit kann auf
einen zusätzlichen Wärmeübertragungsschritt verzichtet werden. Dies verbessert die Effizienz bei
gleichzeitigem Wegfall zusätzlicher Wärmeübertrager.

Für eine ausreichende Systemleistung werden bei reduzierten treibenden Temperaturdifferenzen
am Adsorber entweder größere Adsorber oder solche mit besonders guten Wärmeübertragungseigen-
schaften benötigt. Hinzu kommt, dass bei einem Schichtspeicher die entropischen (Temperaturan-
gleichung durch Konvektion sowie Konduktion über Wand, Fluid und Einbauten) und energetischen
(Wärmeverluste durch die Isolation oder über Verrohrung) Verluste mit der Zeit ansteigen, d. h. je
geringer die Nutzleistung, desto mehr treten diese Verluste in den Vordergrund.

Der Adsorber und die entsprechende Auslegungsnutzleistung bestimmen weiterhin maßgeblich die
Dimensionierung des Speichers. Steigt der Wärmeumsatz am Adsorber, sollte auch ein entsprechend

5In klassischen Zyklen werden solche Pufferspeicher meist außerhalb des Wärmepumpensystems bilanziert und die
zugehörigen Verluste nicht der Wärmepumpe zugeschlagen. Dies muss bei der Betrachtung des Stratisorp-Zyklus
betrachtet werden: Hier werden die Speicherverluste dem System zugeordnet.
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größerer Speicher verwendet werden. Bei einer Prozessintensivierung, d. h. beispielsweise bei einem
größeren Verhältnis von sorptivem zu sensiblem Wärmeumsatz am Adsorber, kann bei gleichbleiben-
dem vorgegebenen sorptivem Umsatz bzw. gleichbleibender Menge an zykliertem Arbeitsfluid ein
kleinerer Speicher gewählt werden. Damit wiederum sinken die energetischen Verluste des Speichers.
Um den Adsorber mit geringen treibenden Temperaturdifferenzen zu kühlen bzw. zu heizen,

wird Wärmeträgerfluid mit einer Temperatur knapp unter bzw. über der gegenwärtigen Adsorber-
temperatur aus dem Speicher entnommen. Dies geschieht in allen in dieser Arbeit betrachteten
Fällen über eine feste Zahl von über die Höhe verteilten konzentrischen, horizontal ausgerichteten
Entnahmeringen in einem zylinderförmigen Schichtspeicher (siehe Abbildung 4.7). Zur Selektion
des passenden Rings wird ein aktives Mehrwegeventil verwendet. Um die Strömungsgeschwindigkeit
trotz der relativ hohen Systemmassenströme gering zu halten, muss die Gesamtfläche der Einlass-
öffnungen in den Ringen möglichst groß sein. Aus dem Verhältnis von potentieller (Auftrieb) zu
kinetischer Energie (Einströmimpuls) bzw. der dimensionslosen Richardson-Zahl Ri,

Ri = (ρhtf − ρhtf)gl
ρhtfv2

htf
, (4.1)

folgt, dass die horizontale Ausrichtung der Öffnungen gegenüber der Öffnungsfläche von untergeord-
neter Bedeutung ist, da die Geschwindigkeit im Nenner quadratisch eingeht und die Auftriebskräfte
bei genügend großer Richardson-Zahl dominieren (Taheri 2014). Dabei stellt l eine charakteristische
Länge für den Vorgang dar. Durch diese Entnahmevorrichtung kann eine Durchmischung weitgehend
unterdrückt und nahezu vollständige Schichten aus dem Speicher entnommen werden.
Die Fluidtemperaturen im Speicher reichen von der minimalen Rückkühltemperatur am Boden

bis zur maximalen Antriebs- bzw. Regeneriertemperatur am Deckel. Dazwischen stellt sich ein
kontinuierlicher, monoton steigender Temperaturverlauf ein. Horizontal werden die Temperaturen als
konstant angenommen. Durch diesen ansteigenden Temperaturverlauf werden Konvektionsströmun-
gen zwischen den Schichten unterdrückt, da ihnen aufgrund der mit der Temperatur abnehmenden
Fluiddichte Auftriebskräfte entgegenwirken. Durch eine schlanke Bauform ergibt sich eine kleine
Querschnittsfläche für den relevanten Wärmeaustausch bzw. große Abstände zwischen den Schich-
ten unterschiedlicher Temperatur im Speicher. Andererseits müssen energetische Verluste an die
Umgebung durch Isolierung der Speicherhülle vermieden werden. In Folge der Wärmeleitung über
die Speicherhülle und über die Verrohrung ergeben sich zusätzlich entropische Verluste. Als Material
für Speicherhülle und Einbauten bietet Kunststoff aufgrund seiner geringeren Wärmeleitfähigkeit
Vorteile gegenüber Stahl.

Nach der Entnahme durchströmt das extrahierte Wärmeträgerfluid den Adsorber unter Wärme-
aufnahme oder -abgabe. Anschließend erfolgt die Wiedereinschichtung des Systemmassenstroms
in den Speicher. Je nach Systemkonfiguration werden dazu entweder ebenfalls die konzentrischen
Entnahmeringe (dann als Laderinge) oder eine passive Schichtladelanze verwendet. Um Tempera-
turinversion und daraus resultierend Konvektion und schließlich Entropieproduktion im Speicher
zu vermeiden, ist es wichtig, dass das Wärmeträgerfluid an der zu seiner Temperatur passenden
Speicherhöhe eingeschichtet wird. Das monoton mit der Höhe ansteigende Temperaturprofil sollte
möglichst wenig gestört werden.
Im Falle der Einschichtung über die über die Höhe verteilten Ringe wird ein weiteres aktives

Mehrwegeventil benötigt, um den jeweils geeigneten Ring auszuwählen. Zur Vermeidung hydrauli-
scher Kurzschlüsse muss über die Regelung sichergestellt werden, dass Entnahme und Einschichtung
zu jeder Zeit jeweils über zwei Ringe erfolgen. Erlaubt man weiterhin nur einen festen Ringab-
stand zwischen Entnahme und Wiedereinschichtung des Fluids, so genügt ein einzelner Stellmotor
für beide Mehrwegeventile. Nachteil ist die etwas geringere thermodynamische Effizienz. Bei der
Beladung des Speichers haben geringe Strömungsgeschwindigkeiten einen noch größeren Einfluss
auf die unerwünschte Durchmischung zwischen dem einströmenden und dem schon im Speicher
vorhandenen Fluid als bei der Entladung. Daher wird ebenfalls auf Ringe großen Durchmessers
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und mit einer großen Zahl an Auslassöffnungen mit vorzugsweise horizontaler Ausströmrichtung
zurückgegriffen. Im Regelfall werden für Entnahme und Beladung jedoch dieselben Ringe verwendet.
Im Kontrast dazu arbeitet die alternative Ladelanze rein passiv auf Basis der temperaturab-

hängigen Dichteunterschiedene des Fluids. Das Fluid strömt durch die axial ausgerichtete Lanze
vertikal ein. Entspricht die Dichte des Fluids in der Lanze jener des Fluids in der entsprechenden
Speicherhöhe, so verlässt das Fluid die Lanze durch große Öffnungen (R. Sailer und W. Sailer 2006;
Sailer 2015; E. Andersen et al. 2008; Hampel 2008). Durch seine Trägheit bzw. den Einlaufimpuls
würde das einströmende Fluid jedoch zu weit oben in den Speicher gelangen („Überschießen“). Dies
soll durch rotationssymmetrische, hütchenartige Kunststoffführungen (aus der die Lanze zusammen-
gesetzt ist) verhindert werden: Darin wird das Fluid wieder nach unten um- bzw. abgelenkt (siehe
Abbildung 4.7). Größte Vorteile der Ladelanze sind die Möglichkeit zu einer Ausströmung bei nahezu
beliebiger Höhe aufgrund der großen Hütchenzahl, der Wegfall eines Mehrwegeventils sowie eine
vereinfachte Regelung. Hydraulische Kurzschlüsse zwischen Lanze und Entnahmering, Vermischung
im Speicher aufgrund des geringen Durchmessers der Ladelanze sowie Ansaugeffekte mit früh
eintretender Vermischung in der Lanze müssen jedoch durch eine strömungsmechanisch optimierte
Konstruktion vermieden werden. In bisherigen Untersuchungen ist dies für die typischerweise
auftretenden Massenströme nicht gelungen (Taheri 2014).

4.2. Adsorptionsmodul
In diesem Abschnitt werden zunächst die Grundstruktur des Moduls mit den beinhalteten Kompo-
nenten sowie die Grundzüge der Modellierung vorgestellt. Anschließend werden die zugehörigen
Stoff- und Energiebilanzen abgeleitet und erläutert.

Das Adsorptionsmodul beinhaltet drei Wärmeübertrager, die jeweils von einem Wärmeträgerfluid
durchströmt werden und über die dem System bzw. dem Adsorptionskreisprozess Wärme zugeführt
oder entzogen wird, namentlich den Adsorber, den Kondensator und den Verdampfer. Während es
sich bei Verdampfer und Kondensator um Fluid-Fluid-Wärmeübertrager handelt, wird im Adsorber
Wärme vom Wärmeträgerfluid auf das mikroporöse Adsorbens übertragen bzw. dort freiwerdende
Wärme abgeführt.

Die drei Komponenten sind in einer Vakuumkammer verbaut, die vor Inbetriebnahme evakuiert
wird, um Fremdgase zu entfernen. Folglich entspricht in diesem Reinstoffsystem der Partialdruck
des Arbeitsfluids dem Gesamtdruck im System. Der Adsorber bzw. die Adsorberkammer kann dann
in der Standardsystemkonfiguration mittels zweier Ventile entweder mit dem Verdampfer oder dem
Kondensator gekoppelt werden (siehe Abbildung 4.1).
Begrifflich wird das noch nicht adsorbierte aber adsorbierbare Arbeitsfluid auch als Adsorptiv

bezeichnet, das adsorbierte Arbeitsfluid häufig als Adsorbat oder adsorbierte Phase. Wichtig ist
weiterhin die Abgrenzung zwischen dem Arbeitsfluid auf der einen und dem Wärmeträgerfluid
auf der anderen Seite (siehe auch Tabelle 4.1): Das Arbeitsfluid durchläuft den Kreisprozess der
Wärmepumpe. Das Wärmeträgerfluid dient der Zu- und Abfuhr von Wärme an den Systemgrenzen.
Adsorber, Verdampfer und Kondensator werden je nach auftretenden Temperaturen und Anforde-
rungen an die Maschine von unterschiedlichen Wärmeträgerfluiden durchströmt, z. B. von Wasser
(Adsorber, Verdampfer, Kondensator), von Thermoöl (Adsorber) oder Wasser-Glykol (Verdampfer,
Kondensator).
Beim Stratisorp-Zyklus mit nur einem Adsorber erfolgen anders als bei einem Zweiadsorber-

Zyklus Verdampfung und Kondensation des Arbeitsfluids sequentiell und nicht gleichzeitig. Da-
mit bietet sich in diesem Fall eine weitere Systemkonfiguration an, bei der nicht zwei getrennte
Komponenten eingesetzt werden, sondern stattdessen Verdampfung und Kondensation in derselben
kombinierten Komponente stattfinden. Dabei kann nicht nur auf einen der beiden (sonst aufgrund
der sequentiellen Verdampfung und Kondensation jeweils nur in rund der halben Zyklenzeit aktiven)
Wärmeübertrager, sondern auch auf die zugehörigen Dampf- und Expansionsventile verzichtet
werden. Allerdings muss die kombinierte Komponente nach dem Adsorptionshalbzyklus von der
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Abbildung 4.1.: Schematischer Aufbau des Adsorptionsmoduls mit Adsorber, Kammer, Verdampfer
und Kondensator, hier dargestellt für Ad- (schwarz, Adsorption) und Desorpti-
onshalbzyklus (grau, Desorption). Im Gasraum befindet sich das Adsorptiv (oder
synonym das Arbeitsfluid bzw. speziell der Wasserdampf), das am Adsorber ad-
sorbiert wird. Rechts ist die Durchströmung des Adsorbers mit Wärmeträgerfluid
zu erkennen, wobei die Durchströmungsrichtung zwischen Ad- und Desorptions-
halbzyklus umgekehrt wird. Die Diskretisierung über Adsorber- und Fluidknoten
ist angedeutet. Jedem Adsorberknoten wird neben der Beladung xi auch die Tem-
peratur Ti und der Druck pi zugeordnet, den Fluidknoten die Temperatur T htf

i .
Äquivalent werden dem Verdampferknoten (Tev, pev), dem Kondensatorknoten
(Tcd, pcd) und dem Kammerknoten (Tc, pc) Druck und Temperatur zugeordnet.

Tabelle 4.1.: Bezeichnungen der auftretenden Fluide
Bezeichnung(en) Verwendung Aggregatzustände Stoff
Arbeitsfluid, -mittel; auch: Kreisprozess gasförmig, Wasser
Gas/Dampf, Kondensat, mit Phasenübergängen adsorbiert, (im Rahmen
Adsorptiv, Adsorbat flüssig, ggf. fest dieser Arbeit)
Wärmeträgerfluid, Wärmezu- und -abfuhr, flüssig Wasser,
auch: Speicherfluid, Wärmespeicherung, Thermoöl,
-medium -rückgewinnung Wasser-Glykol
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niedrigen Temperatur des Verdampfers bzw. der Niedertemperaturwärmequelle auf jene mittlere
Temperatur des Kondensators bzw. der Mitteltemperaturwärmesenke gebracht werden. Anschlie-
ßend – nach dem Desorptionshalbzyklus – muss die Komponente wieder auf Verdampfertemperatur
abgekühlt werden. Diese sensible Erwärmung und Abkühlung des Wärmeübertragers und des
(Verdampfer-)Pools verringert die Systemeffizienz.

4.2.1. Adsorber
Fluidseitig ist der Adsorber über den Systemfluidkreis entweder direkt oder im Falle des Stratisorp-
Konzepts indirekt über den Speicher an externe Wärmequellen und -senken gekoppelt. Das an
den Wärmeübertrager thermisch angekoppelte Adsorbens adsorbiert oder desorbiert Gas (Adsorp-
tiv) aus der bzw. in die Dampfkammer. Am Adsorber wird jederzeit der aus dem verwendeten
Adsorptionsmodell berechnete Gleichgewichtsdruck pi(xi, Ti) zur gegenwärtiger Adsorbertempe-
ratur Ti und Beladung xi angenommen, Adsorptiv und Adsorbat befinden sich also immer im
thermodynamischen Gleichgewicht. Zwischen dem Adsorbens und dem Gas in der Adsorberkammer
wird weiterhin auch Wärmeaustausch berücksichtigt. Der entsprechende Wärmestrom führt in der
Adsorptionsphase dazu, dass das Gas über die Sättigungstemperatur hinaus erwärmt wird. Damit
wird die Sättigungsdampflinie verlassen und der Zustand des Gases liegt stabil im Einphasengebiet.
Dies entspricht der Situation in einem experimentellen System: auch hier würde im Regelfall keine
Rekondensation auftreten.6 Die Adsorberkammer wiederum tauscht in der Adsorptionsphase mit
dem Verdampfer und in der Desorptionsphase mit dem Kondensator Stoff und Wärme aus. Weitere
externe Wärmeströme (z. B. Wärmeverluste an die Umgebung) sind im Adsorbermodell nicht
abgebildet.

4.2.2. Verdampfer und Kondensator
Der Verdampfer (der auch als kombinierte Komponente eingesetzt wird) und der Kondensator
stehen im Wärmekontakt mit den externen Wärmeträgerkreisen, die Wärme von der Niedertem-
peraturwärmequelle über den Verdampfer in das System einbringen und vom Kondensator zur
Mitteltemperaturwärmesenke abführen. In beiden Komponenten wird eine homogene Temperaturver-
teilung angenommen; Wärmeübertrager und Fluid liegen folglich jeweils auf derselben Temperatur
und können jeweils mit nur einem Temperaturknoten abgebildet werden. Die Fluidkreise werden über
einfache NTU-Modelle an den Wärmeübertrager gekoppelt. Dabei befindet sich im Wärmeübertrager
jeweils ein Fluidpfropfen (bzw. -knoten).

Weiterhin wird vorausgesetzt, dass sich flüssige Phase und Dampf in Verdampfer und Kondensator
jederzeit im thermodynamischen Gleichgewicht befinden. Folglich stellt sich in beiden Kompo-
nenten der Sättigungsdampfdruck zu der jeweils herrschenden Temperatur ein. Der Verdampfer
umfasst neben dem Wärmeübertrager auch den Verdampferpool, der das Arbeitsfluidreservoir des
Gesamtsystems darstellt. Die Menge an flüssigem Arbeitsfluid fluktuiert darin; sie ergibt sich aus
der Gesamtmenge an Arbeitsfluid im System abzüglich der Adsorbatmenge sowie der Dampfmenge
in der Adsorberkammer. Der Gasinhalt im Verdampfer sowie Gas- und Flüssigkeitsinhalt im Kon-
densator werden bei der Energiebilanzierung wie bei der Stoffbilanzierung nicht berücksichtigt, da

6In der Adsorberkammer muss der Druck immer unterhalb des Sättigungsdampfdrucks zur Kammertemperatur
liegen, da Kondensation im Kammermodell nicht abgebildet ist. Weiterhin ist (Re-)Kondensation auch technisch
nicht erwünscht, da sonst Korrosionsprobleme auftreten können. Insbesondere während des Adsorptionshalbzyklus
kann Kondensation kurzzeitig auftreten: Vor Öffnung des Ventils strömt Gas aus der Kammer zum gekühlten
Adsorber und adsorbiert dort. Je nach Wärmeübergang zwischen Adsorber und Gas fallen dabei Temperatur
und Druck in der Kammer stark ab. Da der Sättigungsdampfdruck jedoch exponentiell mit der Temperatur fällt,
kann der Druck den Sättigungsdampfdruck überschreiten. Nach Öffnung des Ventils verlässt das Adsorptiv mit
Sättigungsdampfdruck den Verdampfer und erwärmt sich auf dem Weg in die Kammer aufgrund des geringen
Wärmeübergangs kaum. Gleichzeitig ist der Druckverlust zwischen Verdampfer und Adsorberkammer nur sehr
klein. Folglich bleibt der Gasdruck nahe dem zugehörigen Sättigungsdampfdruck und der Zustand des Gases liegt
nicht (numerisch) stabil im Einphasengebiet.
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das Gesamtvolumen der Kondensatorkammer sowie des Gasvolumen über dem Verdampferpool
als so klein angenommen werden, dass die sich darin befindlichen Fluidmengen im Vergleich zur
Gesamtmenge des im System befindlichen Arbeitsfluids vernachlässigt werden können.

4.2.3. Adsorberkammer und Dampfventile
Die Verbindungsventile arbeiten passiv und sind mittels Druckdifferenzen grundsätzlich nur in
eine festgelegte Richtung zu öffnen7: Ist der Druck im Verdampfer höher als jener in der Adsor-
berkammer, so öffnet sich das Adsorptionsventil zum Adsorber (Adsorptionsphase). Ist der Druck
in der Adsorberkammer höher als jener im Kondensator, so öffnet sich das Desorptionsventil zum
Kondensator (Desorptionsphase).

Der Zeitpunkt, zu dem sich die Ventile öffnen, hängt neben der Betriebsführung bzw. Regelung
auch vom Volumen der Adsorberkammer ab. Weiterhin ist die die Modellierung der Adsorberkammer
erforderlich, um die Phase bis zum Zeitpunkt der Ventilöffnung realitätsnah abzubilden: Wenn zu
Beginn jedes Halbzyklus beide Ventile geschlossen sind, handelt es sich um eine näherungsweise
isostere Phase. Beladungsumlagerungen zwischen den Adsorberknoten sowie die Änderung der
Gesamtbeladung bleiben in dieser Phase aufgrund des geringen Volumens sowie des geringen
Drucks und der niedrigen Dichte in der Adsorberkammer gegenüber den insgesamt in einem Zyklus
erzielten Beladungsumsätzen in Abhängigkeit der Systemauslegung meist relativ gering, werden
aber vollständig abgebildet und erlauben es anschließend, den weiteren Beladungsverlauf nach der
Ventilöffnung und insbesondere deren Spreizung abzubilden.

Die Adsorberkammer ist als Gasraum mit festem Volumen (dVc = 0) modelliert, die sich aus
den geometrischen Abmessungen von Adsorber (Adsorbens, Kapillarrohre, Sammler, Verrohrung,
Befestigungsmaterial, . . . ) und Vakuumkammer abschätzen lässt. Thermodynamisch wird dieser
Dampfraum als offenes System betrachtet, das Arbeitsfluid mit dem Adsorber sowie während der
Adsorption mit dem Verdampfer und während der Desorption mit dem Kondensator austauscht.
Das Arbeitsfluid ist dabei immer gasförmig, eine etwaige Kondensation wird nicht abgebildet.

4.2.4. Wärmeträgerfluid
Zur Wärmeübertragung zwischen Adsorber und Speicher wird im sogenannten Hauptfluidkreis
ein Wärmeträgerfluid benötigt, das im Falle des Stratisorp-Zyklus gleichzeitig – aufgrund des
Wegfalls der Verluste einer weiteren Wärmeübertragung – auch als Speichermedium dient. Bei der
Auswahl des Wärmeträgerfluids sind neben den direkt betriebsrelevanten technischen Kriterien wie
Wärmeübertragungseigenschaften, Wärmekapazität, aufzuwendende Pumpenergie und Viskosität
auch weitere Aspekte wie Haltbarkeit, Kosten und Betriebssicherheit sowie die Rechtslage zu
berücksichtigen.

Je nach der bei der Desorption des Adsorbers maximal auftretenden Regeneriertemperatur kom-
men als Wärmeträgerfluid Wasser oder Thermoöl in Betracht. Wasser lässt sich bei Temperaturen
oberhalb von 120 bis 130℃ nur noch bei gegenüber Umgebungsdruck deutlich erhöhten Drücken
flüssig halten, bei einer Antriebstemperatur von 200℃ beispielsweise oberhalb von ca. 16 bar. Ein
solches Hochdrucksystem lässt sich jedoch in Anbetracht technischer und sicherheitsrelevanter An-
forderungen ökonomisch kaum umsetzen.8 Entsprechend bietet sich dann Thermoöl als Alternative
für ein druckloses System an. Nachteile sind bei Thermoöl die im Vergleich zu Wasser etwa halbierte
Wärmekapazität, was deutlich größere Massenströme und damit auch eine erhöhte Pumpleistung
erforderlich macht. Entsprechend sinkt auch die Speicherkapazität eines thermischen Speichers

7Wurde innerhalb eines Halbzyklus jedoch das Ventil einmal geöffnet oder ist kein Ventil vorhanden, so wird bei
thermodynamisch ungünstigen und selten auftretenden inversen Druckverhältnissen auch eine entsprechende
Massenstromumkehr abgebildet.

8Siehe auch Betriebssicherheitsverordnung vom 27. September 2002 (BGBl. I S. 3777), die zuletzt durch Artikel 5
des Gesetzes vom 8. November 2011 (BGBl. I S. 2178) geändert worden ist (http://www.gesetze-im-internet.
de/betrsichv/BJNR377710002.html).
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bei gleichem Volumen beim Einsatz von Thermoöl auf die Hälfte. Weiterhin sind die Wärmeüber-
tragungseigenschaften von Thermoöl deutlich schlechter als jene von flüssigem Wasser, was sich
insbesondere bei thermodynamisch vorteilhaften kleinen treibenden Temperaturdifferenzen am
Adsorber negativ auswirkt. Die Viskosität von Thermoöl ist über den gesamten Temperaturbereich
deutlich höher, was die Pumpleistung weiter erhöht, andererseits aber Konvektionsströmungen im
Speicher verringert. Sowohl die Befüllung als auch die Leckagesicherung bei Thermoöl erfordert
einen größeren Aufwand. Schließlich verursachen Beschaffung, Entsorgung und ein in Folge begrenz-
ter Haltbarkeit notwendiger Austausch von Thermoöl zusätzliche Kosten. In Anbetracht dieser
Nachteile gegenüber Wasser wird Thermoöl nur bei Hochtemperatursystemen eingesetzt. Dabei
muss genau abgewogen werden, ob der Effizienzgewinn durch die höhere Antriebstemperatur die
aus der Verwendung von Thermoöl resultierenden Nachteile aufwiegen kann. Für den betreffenden
Temperaturbereich wurde Marlotherm LH der Firmal Sasol ausgewählt (Sasol 2014, siehe das
Datenblatt mit wichtigen physikalischen Eigenschaften).

Zur Erhöhung der Effizienz wird zwischen der Ad- und der Desorptionsphase die Strömungsrich-
tung des Wärmeträgerfluids umgekehrt: In der Adsorption wird der Adsorber gekühlt, wobei das
Wärmeträgerfluid zunächst die Verrohrung und dann den Adsorber durchströmt. Am Ende der
Adsorption ist der Adsorber (und die Verrohrung) nun aufgrund der Wärmeaufnahme des Fluids in
Nähe der Einströmung (Vorlaufseite) kälter als an der der Abströmung zugewandten Seite (Rück-
laufseite). Bei der Umschaltung zur Desorption wird nun die Strömungsrichtung umgekehrt, sodass
das heiße Wärmeträgerfluid zunächst den wärmeren Bereich des Adsorbers und auch der Verrohrung
durchströmt. Auf diese Weise wird die Entropieerzeugung bei der Wärmeübertragung reduziert und
die Übertragungsleistung über die Länge des Adsorbers gleichmäßiger verteilt. Außerdem werden
effizienzmindernde Umlagerungseffekte – d. h. die Desorption in bestimmten Adsorberbereichen bei
simultaner Adsorption in anderen Adsorberbereichen, verursacht durch räumlich ungleichmäßige
Temperaturänderungen – reduziert.

4.2.5. Arbeitsfluid
Im Rahmen dieser Arbeit wird als Arbeitsfluid nur Wasser betrachtet, dessen Stoffdaten in sehr
großer Genauigkeit verfügbar und berechenbar sind (IAPWS 2007). Obwohl die Drücke im System
relativ gering sind und eine Beschreibung als ideales Gas meist eine ausreichende Näherung in
Relation zu den übrigen Unsicherheiten im System darstellt, wird das Wasser hier mit wenigen
und unbedeutenden Ausnahmen9 als Realgas modelliert. Die Beschreibung der adsorbierten Phase
erfolgt nach Gleichung (2.67). Insgesamt erlaubt dies eine bisher bei der Beschreibung von Adsorp-
tionswärmepumpen nicht erreichte Genauigkeit und eine sehr hohe thermodynamische Konsistenz
bezüglich der Energie- und Entropiebilanzen.

4.2.6. Stofftransport und Massenbilanzen des Arbeitsfluids
Der Stofftransport zwischen Dampfraum und i. Adsorberknoten wird proportional zur jeweils auf-
tretenden Druckdifferenz zwischen dem am i. Adsorberknoten angenommenen Gleichgewichtsdruck
pi sowie dem in der Kammer herrschenden Druck pc modelliert,

dxi
dt

= βs
eff(pc − pi) , (4.2)

wobei der effektive spezifische Diffusionskoeffizient βs
eff den Stofftransport zwischen Kammer und

Adsorptionsplatz oder umgekehrt beschreibt und für Adsorption und Desorption verschiedene
Werte annimmt. Grundsätzlich hängt dieser Koeffizient auch von weiteren Größen wie Temperatur,

9Der Rückgriff auf das Modell des idealen Gases erfolgt etwa dann, wenn eine Zustandsgröße kurzzeitig und typi-
scherweise in Grenzfällen (Phasenwechsel, Drucksprung) nicht berechnet werden kann (z. B. bei der nichtlinearen
numerischen Lösung nach einer unabhängigen Variablen).
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Druck und Beladung ab. Diese Abhängigkeiten werden wegen der aufwändigen experimentellen
Untersuchung und Anpassung hier jedoch nicht berücksichtigt. Der Gesamtmassenstrom zwischen
Adsorber und Dampfraum ergibt sich entsprechend zu

ṁa ≡ ms
dx

dt
,

dx

dt
≡ 1
nhx

nhx∑
i=1

dxi
dt

= βs
eff

(
pc −

1
nhx

nhx∑
i=1

pi

)
, (4.3)

wobei x ≡ n−1
hx
∑nhx
i=1 xi die mittlere Beladung darstellt.

Die Massenströme zwischen Verdampfer- bzw. Kondensatorknoten auf der einen und dem
Dampfraum auf der anderen Seite ergeben sich entsprechend zu

ṁads = msβ
c
eff(pev − pc) und ṁdes = msβ

c
eff(pc − pcd) , (4.4)

wobei ṁads den Massenstrom zwischen Verdampfer und Dampfraum bezeichnet, der während der
Adsorptionsphase positiv ist (das zugehörige Gas strömt vom Dampfraum weiter zum Adsorber
und wird dort adsorbiert); und ṁdes jenen zwischen Dampfraum und Kondensator, der in der
Desorptionsphase positiv ist (das zugehörige Gas wurde am Adsorber desorbiert und erreicht dann
über den Dampfraum den Kondensator). Im Regelfall verschwindet ṁads während der Desorption
und ṁdes während der Adsorption, d. h. typischerweise gilt ṁads ≥ 0 und ṁdes ≥ 0. Kurz nach einer
Halbzyklenumschaltung oder einer Ventilöffnung kann jedoch kurzfristig konfigurationsabhängig
auch eine Massenstromumkehr auftreten.

Die beiden effektiven Diffusionskoeffizienten βs
eff und βc

eff sind im Allgemeinen unbekannt. Bekannt
ist jedoch aus einer Parameteridentifikation (siehe Unterabschnitt 4.3.3) der Gesamtwiderstand der
seriellen Verschaltung beider zugehöriger Widerstände:

1
βeff

= 1
βs

eff
+ 1
βc

eff
. (4.5)

Der Widerstand zwischen Kammer und Adsorber stellt den vorherrschenden Widerstand dar, da
er insbesondere auch den Stofftransport zu den entsprechenden Adsorptionsplätzen im Adsorbens
beschreibt. Nimmt man an, dass der zugehörige effektive Stofftransportkoeffizient um den Faktor φ
kleiner ist als derjenige zwischen Kammer und Verdampfer oder Kondensator (d. h. φβs

eff = βc
eff), so

ergibt sich die einfache (und willkürliche) Aufteilung

1
βeff

= 1
βs

eff
+ 1
φβs

eff
= 1
βs

eff

(
1 + 1

φ

)
⇒ βs

eff = φ+ 1
φ

βeff , βc
eff = (φ+ 1)βeff . (4.6)

Um auch im Falle eines expliziten Lösers die Rechenzeit zu begrenzen und weiterhin (unphysikalische)
Taupunktunterschreitungen in der Kammer zu vermeiden, wird φ in Anbetracht der erwarteten
physikalischen Verhältnisse relativ klein gewählt.
Die Massenbilanz des Dampfraums lautet nun

dmc
dt

= −ms
nhx

nhx∑
i=1

dxi
dt

+ ṁads − ṁdes = −ms
nhx

nhx∑
i=1

dxi
dt

+
{

ṁads , Adsorption,
−ṁdes , Desorption.

(4.7)

Bezeichnet man den Massenstrom vom Kondensator über das Drosselventil zum Verdampfer mit
ṁthr, so lautet die Massenbilanz für den Verdampfer

dmev
dt

= dmpool
dt

= −ṁads + ṁthr , (4.8)

wobei die aktuelle Masse im Verdampferpool mpool über die Gesamtmassenbilanz des Arbeitsfluids
bestimmt werden kann:

mpool = mtot −msx−mc . (4.9)
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4.2. Adsorptionsmodul

Dabei bezeichnet mtot die Masse des insgesamt im Adsorptionsmodul vorhandenen Arbeitsfluids.
Für den Kondensator lautet die Massenbilanz

0 = dmcd
dt

= ṁdes − ṁthr , (4.10)

wobei kein Arbeitsfluid im Kondensator akkumuliert wird (mcd = ṁcd = 0), da in den Kondensator
einströmendes Fluid direkt in den Verdampfer abfließt. Im Extremfall, bei dem der Kondensatordruck
pcd wegen einer Temperaturerhöhung stark ansteigt und in der eigentlichen Desorptionsphase (auch
im Mittel über alle Adsorberknoten) adsorbiert wird, bedeutet dies jedoch, dass ein unphysikalischer
Rückfluss von Arbeitsfluid entgegen der Richtung des Expansionsventils, also vom Verdampfer in
den Kondensator, stattfindet.

4.2.7. Energiebilanzen im Adsorptionsmodul
Adsorberknoten

Die Energiebilanz des i. Adsorberknotens ergibt sich entsprechend (3.29) mit den zusätzlichen
Wärmeströmen zwischen den Adsorberknoten, dem Wärmestrom von Adsorber zur Kammer und
jenem über das Gehäuse zu Verdampfer und Kondensator zu

Q̇i = −Q̇htf
i + Q̇⊥i − Q̇c

i + Q̇h
i = 1

nhx

(
mhxchx +ms

(
cs + xicxi,a(Ti)

))dTi
dt

− ms
nhx

dxi
dt

{
qst(xi, Ti)−

(
hg(pi, Ti)− hg(pc, Tc)

)
, Adsorption,

qst(xi, Ti) , Desorption.
(4.11)

Dabei steht der Adsorber nicht direkt mit Verdampfer und Kondensator im Stoffaustausch, sondern
nur indirekt über den Dampfraum. So strömt das Adsorptiv in der Adsorptionsphase im transienten
Modell im Gegensatz zu (3.29) zunächst vom Verdampfer in den Dampfraum und von dort mit
der spezifischen Enthalpie h(pc, Tc) weiter zum Adsorber. In der Desorptionsphase strömt das
desorbierte Gas in den Dampfraum und von dort weiter zum Kondensator.
Mit dem Systemmassenstrom ṁ zwischen Speicher und Adsorber berechnet sich die von dem i.

Adsorberknoten auf den entsprechenden Wärmeträgerfluidknoten übertragene Leistung Q̇htf
i nach

(2.100) und mit (4.49) zu

Q̇htf
i = ṁchtf εi (Ti − T htf

i ) mit εi = 1− exp
(
−Uhx(Ti)Ahx

ṁchtfnhx

)
. (4.12)

Für die von den direkt benachbarten Adsorberknoten i − 1 und i + 1 zum i. Adsorberknoten
strömende Wärme ergibt sich

Q̇⊥i ≡
λ⊥effA

⊥
hxnhx

l⊥hx
(Ti+1 − 2Ti + Ti−1) . (4.13)

Weiterhin bezeichnet
Q̇c
i ≡

(hA)c
nhx

(Ti − Tc) (4.14)

den Wärmeübergang auf das Adsorptiv im Dampfraum. Schließlich wird der Wärmetransport vom
i. Adsorberknoten über das Gehäuse zu Verdampfer bzw. Kondensator abgeschätzt zu

Q̇h,ev
i ≡ (UA)h

nhx
(Tev − Ti) und Q̇h,cd

i ≡ (UA)h
nhx

(Tcd − Ti) . (4.15)
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Dabei wird angenommen, dass Verdampfer und Kondensator über das Gehäuse thermisch äquivalent
an den Adsorber angekoppelt sind. Insgesamt ergibt sich dann der Wärmestrom über das Gehäuse
zu

Q̇h
i = Q̇h,ev

i + Q̇h,cd
i = (UA)h

nhx
(Tev + Tcd − 2Ti) . (4.16)

In Vektornotation ergibt sich entsprechend

Q̇ = −Q̇htf
1n + λ⊥effA

⊥
hx

l⊥hx/nhx
(T 11 − 2T + T nn)− (hA)c

nhx
(T − Tc1) + (UA)h

nhx
(Tev1 + Tcd1− 2T )

= 1
nhx

nhx∑
i=1

(
mhxchx +ms

(
cs + xicxi,a(Ti)

))dTi
dt
ûi

− ms
nhx

nhx∑
i=1

dxi
dt
ûi

{
qst(xi, Ti)−

(
hg(pi, Ti)− hg(pc, Tc)

)
, Adsorption,

qst(xi, Ti) , Desorption,
(4.17)

wobei ûi den i. Einheitsvektor der kanonischen Basis bezeichnet sowie T 11 = (T1, T1, T2, . . . , Tn−1)>,
T nn = (T2, T3, . . . , Tn, Tn)> und Q̇htf

1n = (Q̇htf
1 , . . . , Q̇htf

n )> gilt.
Der Vektor der von den Adsorberknoten auf die entsprechenden Wärmeträgerfluidpfropfen

übertragenen Leistungen Q̇htf
1n berechnet sich wie in(4.12) zu

Q̇
htf
1n = ṁchtf

nhx∑
i=1

εi (Ti − T htf
i )ûi , wobei wieder εi = 1− exp

(
−Uhx(Ti)Ahx

ṁchtfnhx

)
. (4.18)

Der Wärmedurchgangskoeffizient Uhx umfasst in serieller Anordnung sowohl den Wärmeübergang
vom Wärmeträgerfluid auf die Rohrinnenoberfläche als auch den Wärmedurchgang durch den
Wärmeübertrager und durch das Adsorbens. Beim Adsorbens wird eine mittlere Position (sie-
he Abschnitt 4.3.1) für die Berechnung des Wärmedurchgangswiderstands herangezogen. Ist die
Strömung des Wärmeträgerfluids nicht laminar, so ergibt sich ein stark temperaturabhängiger Wär-
meübergang. Zusätzlich rührt eine leichte Temperaturabhängigkeit von der temperaturabhängigen
Wärmeleitfähigkeit des Wärmeträgerfluids her. Der zugehörige effektive Wärmeübergangskoeffizient
Uhx = Uhx(T ) wird in Abhängigkeit der Adsorber- und Rohrgeometrie nach Abschnitt 2.5.3 (Wär-
meübertragung von Fluid auf Rohr) und mit der effektiven Adsorberdicke nach Abschnitt 4.3.1
berechnet.

Rohrknoten

Zwei Rohrknoten mit den Temperaturen T pi = (T pi
1 , T

pi
2 )> bilden die Verrohrung außerhalb sowie

die Verteil- und Sammelrohre innerhalb des Adsorbers ab. Unter letztere Gruppe fallen alle Rohre
im Adsorber, die nicht direkt mit dem Adsorbens in Verbindung stehen und folglich als inaktiv
bezeichnet werden. Der erste Rohrknoten wird vom Wärmeträgerfluid vor dem ersten, der zweite
Rohrknoten von jenem nach dem letzten Adsorberknoten durchströmt. Zur Vereinfachung haben die
Fluidpfropfen zu den Rohrknoten dieselbe Masse wie die Fluidpfropfen zu den Adsorberknoten und
können entsprechend des Massenstroms invariant durch Rohr- und Adsorberknoten bewegt werden.
Die Wärmeübertragung zwischen Rohrknoten und darin befindlichem Fluidpfropfen berechnet sich
entsprechend mit dem Wärmeübertragungskoeffizienten Upi(Tpi)Api, der ebenfalls geometrieabhän-
gig nach Abschnitt 2.5.3 bestimmt wird. Die Wärmeleitung in der Rohrwand wird vernachlässigt.
Wärmeverluste von den Rohrknoten an die Umgebung sind nicht direkt abgebildet, können jedoch
über entsprechend erhöhte Verluste des Speichers effektiv berücksichtigt werden.
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Die Energiebilanz für die Rohrknoten führt entsprechend jener für die anderen inerten Kompo-
nenten auf die Differentialgleichung

Cpi
2
dT pi
dt

= −(Q̇htf
0 , Q̇htf

n+1)> (4.19)

mit Q̇htf
i = ṁchtf


εpi
1 (T pi

1 − T htf
0 ) , wenn i = 0,

εpi
2 (T pi

2 − T htf
n+1) , wenn i = n+ 1,

εi (Ti − T htf
i ) , sonst (für die Adsorberknoten).

wobei Cpi = mpicpi und εpi
i = 1 − exp

(
− Upi(T pi

i )Api/(ṁchtf)
)
gilt. Damit wird der Vektor

der Wärmeströme zwischen Adsorber und Fluidpfropfen Q̇htf
1n um die Wärmeströme zwischen

den zwei Rohrkomponenten und den zugehörigen Fluidpfropfen erweitert und nun mit Q̇htf ≡
(Q̇htf

0 , (Q̇htf
1n )>, Q̇htf

n+1)> bezeichnet.

Wärmeträgerfluid und Pfropfenströmung

Zum Aufstellen der Energiebilanz des Hauptfluidkreises im Adsorber und in den Rohren wird das
enthaltene Wärmeträgerfluid zunächst in Abhängigkeit der Anzahl von Adsorberknoten in eine
feste Zahl von Fluidpfropfen diskretisiert. Sowohl im Falle von Wasser als auch von Thermoöl
genügt für eine thermodynamisch konsistente Beschreibung des nur in flüssiger Phase auftretenden
Wärmeträgerfluids das sehr einfache Modellsystem des idealen Fluids. Dabei verschwinden jeweils
isothermer Kompressibilitäts- und isobarer Expansionskoeffizient β und α. Dann vereinfacht sich
(3.22) zu einer sehr einfachen Energiebilanz und die Wärmekapazität des jeweils verwendeten
Wärmeträgerfluids cphtf = chtf ist druckunabhängig.

Die Strömung des Fluids im Kreislauf zwischen Adsorber und Speicher wird über eine ideale
Pfropfenströmung abgebildet. Die entsprechende Pfropfengröße beträgt

mext
htf = ṁ∆t , (4.20)

wobei ∆t den sogenannten externen Zeitschritt bezeichnet. Folglich wird in jedem fest gewählten
externen Zeitschritt ∆t bei einem konstanten Systemmassenstrom ṁ genau ein Fluidpfropfen der
Masse mext

htf von Speicher zum Adsorber und ein weiterer von Adsorber zum Speicher geführt.
Die Masse eines Fluidpfropfens im Adsorber mhtf bestimmt sich aus der insgesamt vorhandenen

aktiven Fluidmasse im Adsorber mads
htf , dividiert durch die Anzahl der Adsorberknoten nhx:

mhtf ≡
mads

htf
nhx

. (4.21)

Die Anzahl der Adsorber- und Fluidknoten ist also gleich. Entsprechend ist jeder Fluidknoten im
Adsorber thermisch an genau einen Adsorberknoten gekoppelt (siehe Abbildung 4.1). Die Anzahl der
Knoten wird in Abhängigkeit von der im Adsorptionsmodul gewünschten numerischen Genauigkeit
der simulierten Temperatur- und Beladungsverläufe parallel zur Durchströmungsrichtung des
Wärmeträgerfluids festgelegt. Damit können Temperaturdifferenzen innerhalb von Adsorber und
Fluid sowie Umlagerungseffekte und Wärmeströme zwischen verschiedenen Bereichen des Adsorbers
abgebildet werden. Folglich können auch die sich entlang des Adsorbers ändernden treibenden
Temperaturdifferenzen zwischen Adsorberknoten und korrespondierenden Fluidknoten fein aufgelöst
werden.

Weiterhin ist bei der Bestimmung der Anzahl der Knoten jedoch auch die numerische Dissipation
zwischen den Fluidpfropfen im Adsorber zu berücksichtigen: Sie ergibt sich aufgrund der variablen
Schrittweite im Adsorptionsmodul und der kontinuierlichen Pfropfenströmung (siehe weiter unten
in diesem Abschnitt und Abbildung 4.2). Gegenüber den physikalischen Irreversibilitäten soll dieser
numerische Effekt vernachlässigbar sein oder zumindest im Rahmen der erwarteten physikalischen
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Vermischung im Wärmeträgerfluid liegen. Die tatsächlich auftretende physikalische Vermischung
innerhalb des Fluids ist im Modell nicht explizit abgebildet.

Durch deren unabhängige Festlegung und individuelle Anpassung sind die Massen der Fluidpfrop-
fen im Adsorber mhtf und der externen Fluidpfropfen mext

htf im Allgemeinen verschieden. Weiterhin
sind die im Adsorptions- und Speichermodul verwendeten (voneinander verschiedenen) internen
Zeitschritte dt nicht konstant, sondern werden von den entsprechenden Differentialgleichungslösern
bzw. deren adaptiver Schrittweitensteuerung bestimmt, um die jeweils geforderte Lösungsgenauigkeit
einhalten zu können.

Auch im Speicher wird die Größe der Fluidpfropfen bzw. die Anzahl der Pfropfen (im Speicher auch
als Schichten bezeichnet) systemabhängig gewählt: Der Temperaturgradient über die Speicherhöhe
ist ausreichend fein aufgelöst, wenn die numerische Dissipation, die durch die bei der kontinuierlichen
Pfropfenströmung auftretenden zusätzliche Vermischung (siehe weiter unten in diesem Abschnitt)
und Abbildung 4.2 sowie Abschnitt 4.4) verursacht wird, gegenüber den physikalischen Vermischungs-
bzw. Temperaturangleichungseffekten (Konvektion und Konduktion) vernachlässigbar ist.

Zur Entkopplung der verschiedenen Pfropfenmassen (Adsorptionsmodul, Speichermodul, extern)
sowie bei den unterschiedlichen, modul- und zeitabhängig gewählten Zeitschritten mit einem
konstanten externen Zeitschritt ∆t sowie zeitvariablen internen Zeitschritte dt in Adsorptions- und
Speichermodul wird auf eine kontinuierliche, fraktionelle Pfropfenströmung10 (siehe Abbildung 4.2)
zurückgegriffen. Erst durch die kontinuierliche Pfropfenströmung kann die Schrittweite in einem
großen Bereich variiert und entsprechend die Diffentialgleichungssysteme effizient und akkurat
gelöst werden.

Bezeichnet man den Systemmassenstrom mit ṁ und die Fluidmasse eines Pfropfens im Speicher
mit

mly
htf ≡

mstor
htf
nly

, (4.22)

so beträgt der innerhalb eines externen Zeitschritts ∆t bewegte Anteil eines Speicherpfropfens (oder
einer Speicherschicht)

ζ ≡ ṁ∆t/mly
htf . (4.23)

Der externe Zeitschritt ∆t ist dabei in Abhängigkeit von Massenstrom und Pfropfenmasse stets so
zu wählen, dass ζ ≤ 1, d. h. dass nur ein Teil, maximal jedoch die Gesamtmasse einer Speicherschicht
in einem Zeitschritt extrahiert wird.

Innerhalb des Adsorptions- und des Speichermoduls wird der externe Zeitschritt ∆t jeweils mittels
eines internen Zeitschritts

dt ≤ ∆t (4.24)

feiner unterteilt. Der maximale interne Zeitschritt beträgt entsprechend dtads = min(mhtf/ṁ,∆t)
bzw. dtstor = min(mly/ṁ,∆t).

Der externe Zeitschritt ∆t wird derart bestimmt, dass die Synchronisationszeiten zwischen Speicher
und Adsorber in Abhängigkeit von der Systemauslegung nicht zu lang werden, andererseits jedoch
die durch den externen Zeitschritt nach oben beschränkten internen Zeitschritte die Rechenzeit
in den Modulen nicht zu weit erhöht. Tatsächlich wird jeder externe Zeitschritt in Abhängigkeit
des verwendeten Differentialgleichungslösers meist sogar in mehrere interne Zeitschritte unterteilt
(siehe auch Unterabschnitt 4.2.8).

Nur zwischen zwei externen Zeitschritten wird eine neue Solltemperatur gesetzt, ein entspre-
chender Extraktionsring selektiert und möglichst passend temperiertes Fluid aus dem Speicher
entnommen. Über die Selektion des Entnahmerings kann die treibende Temperaturdifferenz und in
der Folge Wärmefluss und korrespondierende Irreversibilität im Adsorber variiert werden. Innerhalb
eines externen Zeitschritts kann keine Nachregelung durch Ringwechsel vorgenommen werden.
Entsprechend verringert sich Systemeffizienz oder -leistung durch verspätete Ringwechsel, wenn sich
10Englisch: fractional plug flow
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m 
htf

}

t = t
0

Pfropfen

Verschiebung

Diffusion

Pfropfenanteil

m · dt·

m·
t = t

0
+ dt

Abbildung 4.2.: Fraktionelle Pfropfenströmung des Wärmeträgerfluids in Adsorber und Speicher,
abgebildet für einen internen Zeitschritt vom Zeitpunkt t0 zum Zeitpunkt t0 + dt.
Die im letzten Schritt auftretende numerische Dissipation muss berücksichtigt
werden und sollte gegenüber anderen Irreversibilitäten im System vernachlässigbar
sein.

die in einem externen Zeitschritt bewegte Masse mext
htf ≡ ṁ∆t im Verhältnis zu der im Adsorber

enthaltenen Masse an Wärmeträgerfluid mads
htf erhöht. Eine intelligente, prädiktive Regelung kann

diese Leistungs- oder Effizienzeinbußen zwar reduzieren, da die Fluidtemperatur den Adsorber im
Falle einer Prädiktion ausreichender Güte nicht dauerhaft erst verzögert erreicht. Dennoch kann die
Fluidtemperatur innerhalb eines Zeitschritts lange nicht beeinflusst und angepasst werden. Auch bei
der Wiedereinschichtung über Beladungsringe muss die Umschaltung auf einen anderen Ring geprüft
werden, sobald die Temperatur des vom Adsorber zurückgespeisten Fluids oder die Temperatur in
der Umgebung des Beladungsring signifikant verändert ist. Im Gegensatz dazu erfolgt im Falle einer
passiven Ladelanze die Auswahl der passenden Beladungshöhe implizit und automatisch. Bei der
Wahl des externen Zeitschritts sind auch typische Stellzeiten eines hydraulischen Mehrwegeventils,
die Fluidlaufzeiten durch die Verrohrung, Vermischung innerhalb des Wärmeträgerfluids sowie die
Verschmierung der zeitlichen Temperaturgradienten im Wärmeträgerfluid aufgrund des Kontakts
mit metallischen Hydraulikkomponenten bzw. deren thermischer Masse zu berücksichtigen. Übli-
cherweise verursachen die physikalischen im Vergleich zu den numerischen Einflüssen bei typischen
externen Zeitschritten längere Verzögerungen bzw. Totzeiten.
Die Bedingung an den externen Zeitschritt, dass die externe Pfropfenmasse mext

htf ≡ ṁ∆t nicht
größer sein darf als die Masse einer Schicht im Speicher, begründet sich daraus, dass die extrahierte
Fluidmenge in der Implementierung des Speichermoduls nach oben auf die Größe eines Speicherpfrop-
fen limitiert ist. Durch die gleichzeitige Extraktion aus mehreren Speicherschichten würde außerdem
eine zusätzliche numerische Vermischung erfolgen. Folglich kann eine große Anzahl an Schichten im
Speicher eine Verkleinerung des externen Zeitschritts erforderlich machen. In diesem Fall erhöht
sich der Simulationsaufwand sowohl im Speicher- (aufgrund er hohen Anzahl an Schichten) als auch
im Adsorptionsmodul (wegen der häufigeren Synchronisierung zu den externen Zeitschritten sowie
den entsprechend feiner zu wählenden internen Zeitschritten, siehe Unterabschnitt 4.2.8).
Den Fluidpfropfen in den beiden Rohrknoten wird aus Vereinfachungsgründen ebenfalls jeweils

die Masse eines Fluidpfropfens im Adsorber mads,n
htf zugewiesen. Dies entspricht zwar nicht der

tatsächlich in den Rohren vorhandenen Fluidmasse, vereinfacht jedoch die Modellierung. Zusätzlich
werden auf diese Weise die Lauf- bzw. Totzeiten reduziert: Ändert sich die Solltemperatur, so wird
Fluid entsprechender Temperatur aus dem Speicher extrahiert. Das Fluid durchströmt nun die
Verrohrung und erreicht dann den Adsorber. Sind die Fluidmengen in der Verrohrung relativ klein,
so lassen sich die treibenden Temperaturdifferenzen auf einfache Weise mit geringer Latenz steuern.
Andernfalls – im Falle einer hohen Latenz aufgrund einer größeren Fluidmenge in der Verrohrung –
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müsste eine prädiktive Regelung eingesetzt werden, um die treibenden Temperaturdifferenzen schnell
und gleichmäßig auf die geforderte Nutzleistung anpassen zu können und derart eine möglichst
hohe Effizienz zu erreichen. Schließlich ist die thermodynamische Auswertung durch die geringere
Fluidmenge in der Verrohrung einfacher und nicht abhängig von der tatsächlich verwendeten
Rohrlänge: Wollte man die Fluidmenge im Rohr exakt auflösen, so müsste eine deutlich größere
Anzahl an Rohrknoten im Modell verwendet werden, um einer übermäßigen Entropieproduktion
durch die fraktionelle Pfropfenströmung entgegenzuwirken.

Eine weitere Möglichkeit zur Modellierung der Verrohrung besteht darin, statt der fraktionellen
Pfropfenströmung in den Rohrpfropfen eine klassische (nicht-fraktionelle) Pfropfenströmung zu
verwenden. Dann muss das Rohr und die zugehörigen Knoten jedoch außerhalb des Adsorptionmoduls
und des zugehörigen Differentialgleichungssystems abgebildet werden. Grundsätzlich ist eine solche
Modellerweiterung relativ einfach möglich. Im Rahmen dieser Arbeit wurde jedoch darauf verzichtet.
Bei Berücksichtigung der kontinuierlichen (bzw. synonym fraktionellen) Pfropfenströmung mit

dem Massenstrom ṁ im Adsorptionszyklus entlang bzw. im Desorptionshalbzyklus entgegen der
Knotenindizierung beträgt dann die Temperaturänderung der Fluidknoten

mads
htf
nhx

dT htf
dt

= Q̇htf
chtf

+ ṁ

{(
T htf

ex (t), T htf
0 , T htf

1 , . . . , T htf
n

)> − T htf , Adsorption,(
T htf

1 , T htf
2 , . . . , T htf

n+1, T
htf
ex (t)

)> − T htf , Desorption,
(4.25)

wobei T htf
ex (t) die Temperatur des zum Zeitpunkt t in den Adsorber einströmenden Wärmeträgerfluids

bezeichnet. Der Subskript „ex“ bezieht sich auf den Stratisorp-Zyklus, da in diesem Fall das aus
dem Speicher extrahierte Fluid dem in den Speicher eingespeisten entspricht.
Die fraktionelle Pfropfenströmung bewirkt eine unerwünschte und unsteuerbare Entropiepro-

duktion im Adsorptionsmodul. Diese numerische Temperaturdissipation des Wärmeträgerfluids im
Adsorber hat eine Irreversibilität zur Folge, die in Abhängigkeit von der Anzahl an Fluidknoten
nhx nur wenige Prozent, aber in manchen Fällen auch bis zu 20% der zusätzlich auftretenden
Irreversibilitäten aufgrund treibender Temperaturdifferenzen am Adsorber ausmachen kann. Die
tatsächlich ablaufenden physikalischen Vermischungsvorgänge innerhalb des Wärmeträgerfluids
werden im Modell hingegen nicht abgebildet.

Dampfraum

Die Energiebilanz des Dampfraums lautet nach dem ersten Hauptsatz (siehe (2.120))

dUc
dt

= mc
duc
dt

+ uc
dmc
dt

= Q̇c

Enthalpieströme︷ ︸︸ ︷
− ms
nhx

nhx∑
i=1

dxi
dt
h̃i︸ ︷︷ ︸

c → ads hx

+ ṁadsh̃ev︸ ︷︷ ︸
ev → c

− ṁdesh̃c︸ ︷︷ ︸
c → cd

(4.26)

⇔ duc
dt

= Q̇c
mc
− ms
nhxmc

nhx∑
i=1

dxi
dt

(h̃i − uc) + 1
mc

{
ṁads(h̃ev − uc) , Adsorption,
−ṁdes(h̃c − uc) , Desorption,

(4.27)

wobei beim Übergang von (4.26) nach (4.27) die Massenänderung des Gases im Dampfraum dmc/dt
aus (4.7) verwendet wurde. Weiterhin zeigen die Beschriftungen c → ads hx, ev → c und c → cd
die Richtung der Enthalpieströme an; im ersten Fall von der Kammer zum Adsorber, im zweiten
vom Verdampfer zur Kammer, und im dritten von der Kammer zum Kondensator. Weiterhin gilt
dabei

h̃i ≡

{
hg(pc, Tc) , wenn dxi/dt > 0,
hg(pi, Ti) , sonst

(4.28)
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sowie

h̃ev ≡

{
hsat

g (Tev) , wenn ṁads ≥ 0,
hg(pc, Tc) , sonst

und h̃c ≡

{
hg(pc, Tc) , wenn ṁdes ≥ 0,
hsat

g (Tcd) , sonst.
(4.29)

Im Sonderfall ṁads < 0 strömt während der Adsorptionsphase – bzw. während der Verdampfer
mit Kammer und Adsorber gekoppelt ist – Arbeitsfluid aus der Kammer zurück in den Verdamp-
fer. Dies tritt im realen Adsorptionsmodul und auch im Modell nur dann regelmäßig auf, wenn
Verdampfer und Kondensator nicht in Form zweier Komponenten, sondern als eine gemeinsame
Komponente realisiert sind. In diesem Fall findet auch die Kondensation im Verdampfer statt, und
der Verdampfer im Modell entspricht nun der Verdampfer- und Kondensatorkomponente bzw. der
sogenannten kombinierten Komponente. Sie ist auch während der Desorption mit Kammer und
Adsorber verbunden. Rückschlagventile und Expansionsventil sind nicht vorhanden und damit auch
keine näherungsweise isostere Phase bei geschlossenem Ventil. Ebenso entfällt der Kondensatrück-
fluss. Im Modell bleibt der Kondensator in diesem Fall ohne Funktion, und in der zweiten Zeile der
Definition von h̃c in (4.29) muss entsprechend Tcd durch Tev ersetzt werden.
Im Fall ṁdes < 0, der nur in der eigentlichen Desorptionsphase bei Kopplung des Kondensators

mit Kammer und Adsorber auftreten kann, strömt Arbeitsfluid aus dem Verdampfer über das
Expansionsventil (in der unphysikalischen Richtung vom niedrigeren zum höheren Druck, im
Gegensatz zum zweiten Hauptsatz) in den Kondensator und von dort in die Kammer. In den
Simulationen tritt dieser Fall nur in Ausnahmefällen und für kurze Zeiten beispielsweise direkt nach
Ventilöffnung auf und wird üblicherweise vom Löser wieder verworfen. Aus diesem Grund wird
dieser Fall im Modell nicht gesondert behandelt oder abgefangen.

Die Wärmestrome zwischen einem Adsorberknoten und dem Dampfraum Q̇c
i nach (4.14) sowie zwi-

schen Dampfraum und Verdampfer Q̇ev
c bzw. Kondensator Q̇cd

c können zu einem Gesamtwärmestrom
Q̇c zusammengefasst werden:

Q̇c =
nhx∑
i=1

Q̇c
i − Q̇c , Q̇c =

{
Q̇ev

c , ohne Ventil oder bei Adsorption (ṁads 6= 0),
Q̇cd

c , bei Desorption (ṁdes 6= 0),
(4.30)

wobei gilt
Q̇ev

c ≡ (hA)eff
ev,c(Tc − Tev) und Q̇cd

c ≡ (hA)eff
cd,c(Tc − Tcd) . (4.31)

Die Wärmeströme werden meist sehr klein angenommen und dienen dann hauptsächlich der nume-
rischen Stabilität: Aufgrund der größeren treibenden Temperaturdifferenz überwiegt während der
Adsorption der Wärmestrom vom Adsorber auf das Arbeitsfluid im Dampfraum gegenüber dem
Wärmestrom vom Dampfraum zum Verdampfer. Die Temperatur Tc liegt wegen des vom Verdampfer
einströmenden Arbeitsfluids nur wenig höher als die Verdampfertemperatur Tev. Der Wärmestrom
vom Adsorber führt nun zu einer Temperaturerhöhung und damit zu einer verminderten Rekonden-
sationsneigung des Gases im Dampfraum. Während der Desorption überwiegt der Wärmestrom
vom bei Adsorbertemperatur desorbierten Arbeitsfluid im Dampfraum zum Kondensator. Daraus
resultiert eine Temperaturabsenkung des Gases im Dampfraum. Eine Anpassung der Wärmeüber-
gangskoeffizienten (hA)eff

c , (hA)eff
ev,c und (hA)eff

cd,c an experimentelle Daten ist im Rahmen dieser
Arbeit aufgrund der für die numerische Stabilität ausreichenden und im Verhältnis vernachlässigbar
kleinen Wärmeströme nicht erfolgt. Die zugehörigen Entropieproduktionen – relativ zu den anderen
auftretenden Irreversibilitäten ebenfalls vernachlässigbar – ergeben sich nach (2.123).

Verdampfer und Kondensator

Beide Komponenten werden jeweils mit einem Temperaturknoten modelliert, der die thermische
Masse des jeweiligen Wärmeübertragers sowie im Falle des Verdampfers auch das flüssige Arbeits-
fluid im Verdampferpool umfasst. Temperaturunterschiede im Wärmeübertrager und zwischen
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Wärmeübertrager und Pool werden vernachlässigt. Das im Kondensator anfallende Kondensat fließt
instantan über das Expansionsventil zum Verdampfer ab. Daher muss im Kondensator kein flüssiges
Arbeitsfluid berücksichtigt werden. Da in beiden Komponenten Sättigungsdruck psat zur jeweiligen
Temperatur angenommen wird, genügt die Angabe der Temperaturen Tev und Tcd, um den Zustand
beider Komponenten eindeutig zu beschreiben. Die Dampfräume beider Komponenten umfassen
nur eine verschwindend (infinitesimal) kleine Menge des gasförmigen Arbeitsfluids, sodass diese
Gasmengen bei der Berechnung der thermischen Masse der Knoten unberücksichtigt bleiben können.
Beide Temperaturknoten stehen im thermischen Kontakt mit einem zugehörigen Fluidknoten,

der das den jeweiligen Wärmeübertrager durchströmende Wärmeträgerfluid repräsentiert. Die
Übertragungsleistungen Q̇ev und Q̇cd auf das jeweilige Wärmeträgerfluid bestimmen sich nach (2.100)
mit den hier temperaturunabhängig gewählten dimensionslosen Wärmeübertragereffektivitäten

εev = 1− exp
(
− U

ev
hxA

ev
hx

ṁev
htfc

ev
htf

)
und εcd = 1− exp

(
− U

cd
hxA

cd
hx

ṁcd
htfc

cd
htf

)
(4.32)

jeweils zu

Q̇ev = ṁev
htfc

ev
htf εev

(
Tev − T ev

htf,in
)

und Q̇cd = ṁcd
htfc

cd
htf εcd

(
Tcd − T cd

htf,in
)
, (4.33)

wobei T ev
htf,in und T cd

htf,in jeweils die Temperatur des einlaufenden Wärmeträgerfluids sowie cev
htf

und ccd
htf sowie ṁev

htf und ṁcd
htf die zugehörigen Wärmekapazitäten und Massenströme für die

jeweilige Komponente bezeichnen. Dabei ist zu berücksichtigen, dass in Adsorber, Verdampfer und
Kondensator im Allgemeinen unterschiedliche Wärmeträgerfluide eingesetzt werden.
Im Adsorber kommen (siehe Unterabschnitt 4.2.4) Wasser oder Thermoöl zum Einsatz. In

Verdampfer und Kondensator werden je nach Anwendungsfall meist Wasser oder ein Wasser-Gly-
kol-Gemisch als Wärmeträgerfluid eingesetzt. Aufgrund seines deutlich niedrigeren Gefrierpunkts
wird Wasser-Glykol häufig in Erdwärmesonden, in (Solar- oder Erd-)Kollektoren oder in Rück-
kühlsystemen eingesetzt, da dann die Systeme auch unterhalb von 0℃ verwendet und bei Frost
nicht entleert werden müssen. Allerdings sind auch die etwas geringere Wärmekapazität und die
Temperaturbeständigkeit des Wasser-Glykol-Gemischs zu berücksichtigen.

Für das Differential der inneren Energie der Wärmeübertrager in Verdampfer und Kondensator
gelten entsprechende Näherungen wie für die inerten Massenanteile des Adsorbers (Wärmeübertrager
und Adsorbens) zu (3.22).

Durch die sofortige Rückführung des Kondensats zum Verdampfer trägt nur der Wärmeübertrager
selbst zu innerer Energie und Wärmekapazität des Kondensatorknotens bei,

dUcd = mcdducd = mcd
CucCudTcd ≡ CcddTcd . (4.34)

Die verschwindend kleinen Gas- und Flüssigkeitsmengen im Kondensator bleiben unberücksichtigt.
Die Energiebilanz für den Kondensator lautet dann entsprechend zu (4.10) und (3.53) sowie mit
den Wärmeströmen Q̇h,cd

i vom Kondensator über das Gehäuse zum i. Adsorberknoten aus (4.15),
vom Adsorptiv in der Kammer zum Kondensator Q̇cd

c aus (4.30) und zum Wärmeträgerfluid Q̇cd
aus (4.33)

Ccd
dTcd
dt

= −Q̇cd −
nhx∑
i=1

Q̇h,cd
i + Q̇cd

c + ṁdes

{
hc − hcd , wenn ṁdes ≥ 0,
−(hev − hcd) , sonst.

(4.35)

Im Verdampfer muss neben dem Wärmeübertrager auch der Verdampferpool berücksichtigt
werden. Dabei genügt es allerdings nicht, das flüssige Wasser im Verdampferpool nur ausrei-
chend im Sinne der Modellgenauigkeit zu beschreiben, sondern es muss auch eine konsistente
thermodynamische Beschreibung des Arbeitsfluids gewährleistet werden. Für flüssiges Wasser
sind die entsprechenden Terme aus (3.22) bis zu einer Verdampfertemperatur von 38℃ (d. h.
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Abbildung 4.3.: Einfluss der Näherungen für den isobaren Expansionskoeffizienten αlq(T ) ≈ 0 und
den isobaren Kompressibilitätskoeffizienten βlq(T ) ≈ 0 für flüssiges Wasser auf die
Energiebilanz und deren Konsistenz. Der zu den gezeigten temperaturabhängigen
Abweichungen gehörige Gesamtfehler z. B. über einen Zyklus muss jedoch durch
Integration über den entsprechenden Temperaturverlauf des Verdampfers ermittelt
werden.

unter sehr ungünstigen und untypischen Bedingungen) durch psatαlq/(ρlqcpsat,lq) < 10−6 sowie
Tαlq/(ρlqcpsat,lq)dpsat/dT < 10−5 nach oben beschränkt (für den vollständigen Temperaturverlauf
siehe Abbildung 4.3). Durch den starken Anstieg des Sättigungsdampfdrucks mit der Temperatur
hat die Verdampfertemperatur einen großen Einfluss auf die Abweichung. Typischerweise liegen
die Verdampfertemperaturen deutlich unterhalb von 38℃, meist zwischen 4 und 20℃. Zusätzlich
ändert sich die Verdampfertemperatur in den meisten Konfigurationen nur langsam um wenige
Kelvin. Schließlich durchläuft der Verdampfer nur einen (beim Stratisorp-System teilweise nicht-
monotonen) Temperaturwechsel pro Zyklus. Bei Berücksichtigung all dieser Faktoren ergibt sich
nur eine vernachlässigbare Inkonsistenz und es kann eine sehr hohe Genauigkeit erreicht werden.
Damit ist die Modellierung mit dem idealen inkompressiblen Fluid auch bei der flüssigen Phase im
Verdampfer und bei sehr hohen Genauigkeitsanforderungen gerechtfertigt. Im Falle des stationären
Modells werden diese Näherungen aufgrund des isotherm angenommenen Verdampfers nicht be-
nötigt (siehe Unterabschnitt 3.2.2). Im transienten Modell kann damit auf die Verwendung einer
druckabhängigen Wärmekapazität verzichtet und die temperaturabhängige Wärmekapazität zum
Sättigungsdampf des flüssigen Wassers verwendet werden.

Im Modell kommt es unterhalb von 1.1℃ im Verdampferpool zu Eisbildung, bis der Verdampfer
bei 0.1℃ vollständig eingefroren ist.11 Dazwischen nimmt die Eismenge linear mit der Tempe-
raturabsenkung zu. Gleichzeitig wird die Erstarrungsenthalpie frei bzw. aufgenommen. Damit
hat der Verdampfer eine sehr großen Wärmespeicherfähigkeit, sodass er kurzfristig während der
Adsorptionsphase stark belastet (abgekühlt und vereist) und in Desorptionsphase wieder regeneriert
(aufgetaut) werden kann. Dies erlaubt es, auch Betriebspunkte nahe dem Gefrierpunkt zu untersu-
chen, ohne eine sehr große Wassermenge im Verdampferpool zu haben. Ist bei einer Modellrechnung
im Verdampfer jedoch zu einem Zeitpunkt nur noch Eis und kein flüssiges Wasser mehr vorhanden,
so erfolgt der Abbruch der Simulation.
Dieses Modellverhalten entspricht weitgehend demjenigen eines realen Systems: Sinkt die Ver-

dampfertemperatur unter 4℃ ab, beginnt auch hier das Arbeitsfluid im Verdampferpool zu vereisen.
Dies ist bei der Verwendung eines Wasser-Glykol-Gemisches als Wärmeträgerfluid ohne besonders
großen konstruktiven Aufwand beim Verdampfer möglich. Die Vereisung des Arbeitsfluids führt
aber meist zu Geräuschbildung (Knacken), was in Gebäuden zu Störung und Verunsicherung der
Nutzer führen kann.
11Die Erweiterung des Verdampfermodells im Hinblick auf die Eisbildung wurde im Rahmen einer studentischen

Arbeit von Schulze (2011) implementiert.
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Vereisung und verbundene Geräuschbelastung lassen sich bei einem realen System durch eine
Gefrierpunkterniedrigung des Wassers umgehen, beispielsweise durch das Einbringen von Kochsalz.
Dadurch sinkt jedoch bei festgehaltener Temperatur im Verdampfer der zugehörige Sättigungs-
dampfdruck, zusätzlich müssen die verwendeten Materialien gegenüber Korrosion resistent ausgelegt
werden. Eine andere Möglichkeit ist die Verwendung eines anderen Adsorptivs, etwa Methanol.
Wasser bietet jedoch gegenüber anderen Adsorptiven große Vorteile: Sehr große Verdampfungs-
und Adsorptionsenthalpie, ungiftig bei Leckagen für Mensch, Umwelt und Klima sowie günstig
und einfach in der Beschaffung (bei Erst- und Nachbefüllung). Mit anderen Adsorptiven lässt sich
dagegen eine Verdampfertemperatur deutlich unter dem Gefrierpunkt von Wasser (oder dem einer
Wasser-Salz-Mischung) erreichen, die aber im Falle der Gebäudeklimatisierung bei Verwendung
leistungsfähiger Erdwärmesonden oder -kollektoren weder im Heiz- noch im Kühlbetrieb notwendig
ist. Zusätzlich sinkt die Effizienz des Systems aufgrund einer verringerten Verdampfertemperatur
ab.

Das Differential der inneren Energie des Verdampferknotens dUev kann mit der mittleren Beladung
des Adsorbers x = n−1∑nhx

i=1 xi, der Gesamtfluidmenge im System m̂pool und der schwankenden
Fluidmasse im Verdampferpool

mpool = mpool(x,mc) = m̂pool −msx−mc (4.36)

unter Verwendung der zu Beginn des Abschnitts genannten Näherungen und mit der Massenbilanz
des Verdampferknotens (4.8) bestimmt werden zu

dUev = mev duev + uev dmev ≈ mev
CucCu dTev +mpool(x,mc)csat

psat,lq(Tev) dTev + usat
lq (Tev)︸ ︷︷ ︸
≡usat

ev

dmpool

≡ Cev(x,mc) dTev + usat
ev dmpool . (4.37)

Dabei wurde die Wärmekapazität Cev(x,mc) des Verdampferknotens eingeführt. Damit lautet die
Energiebilanz für den Verdampferknoten entsprechend zu (4.8) und (3.60)

Cev(x,mc)dTev
dt

= −Q̇ev −
nhx∑
i=1

Q̇h,ev
i + Q̇ev

c

− ṁads(h̃ev − usat
ev ) + ṁdes

{
hsat

cd − usat
ev , wenn ṁdes ≥ 0,

hsat
ev − usat

ev , sonst,
(4.38)

wobei h̃ev in (4.29) und die Wärmeströme vom Adsorptiv in der Kammer zum Verdampfer Q̇ev
c ,

vom Verdampfer über das Gehäuse zum i. Adsorberknoten Q̇h,ev
i und zum Wärmeträgerfluid Q̇ev

in (4.30), in (4.15) bzw. in (4.33) definiert sind. Im Fall ṁdes < 0 strömt das Arbeitsfluid vom
Verdampfer zurück in den Kondensator; in Richtung größerer Drücke und in Verletzung des zweiten
Hauptsatzes. Energie- und Massenerhaltung sind jedoch gewährleistet. Diese Strömungsumkehr
tritt in den Simulationen nur kurz nach Umschaltungen auf und wird in allen untersuchten Fällen
vom Löser verworfen.

4.2.8. Lösung des resultierenden Differentialgleichungssystems
Entsprechend der vertikalen Linienmethode12 wird das System partieller Differentialgleichungen
für den gekoppelten Wärme- und Stofftransport wie obenstehend beschrieben zunächst mittels
der finiten Differenzenmethode im Ort diskretisiert (d. h. entlang der Durchströmungsrichtung des
Wärmeträgerfluids) und anschließend mit einem expliziten oder impliziten Löser für gewöhnliche Dif-
ferentialgleichungen über die Zeit integriert. Aufgrund der Steifheit des nach der Ortsdiskretisierung
auftretenden Systems ist die Verwendung eines impliziten Lösers meist sinnvoll. Im Rahmen dieser
12Englisch: method of lines
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Arbeit wurde der implizite Mehrschrittlöser ode15s aus Matlab verwendet, der insbesondere für
die Lösung von Anfangswertproblemen steifer Differentialgleichungen geeignet ist. Die Ordnung des
Lösers ist genau wie seine Schrittweite variabel, beide werden problemabhängig gewählt. Alternativ
wurde der Löser ode45s verwendet, der ein klassisches, explizites Einschritt-Runge-Kutta-Verfahren
vierter bzw. fünfter Ordnung (4, 5), d. h. das Dormand-Prince-Paar, einsetzt (Dormand und Prince
1980). Die Differenz zwischen den Lösungen der Verfahren vierter bzw. fünfter Ordnung wird dabei
als Schätzer für den Fehler und damit zur Festlegung der (adaptiven) Schrittweite herangezogen.

Besonderheiten bei der Simulation des Stratisorp-Zyklus, Kopplung von Adsorptions- und
Speichermodul

Für die Kopplung zwischen Adsorber und Speicher wird ein für die Simulation festgehaltener
externer Zeitschritt ∆t gewählt. Für diesen Zeitschritt wird das Differentialgleichungssystem des
Adsorptionsmoduls mittels einer feineren internen Diskretisierung mit einem internen Zeitschritt
dt gelöst. Nach Ende der Berechnungen im Adsorptionsmodul sind die Temperaturen, Drücke,
Beladungen und Wärmeumsätze am Ende des Zeitschritts bekannt. Anschließend wird ein Synchro-
nisationsschritt zwischen Adsorptions- und Speichermodul durchgeführt: Wärmeträgerfluid wird
aus dem Speicher entnommen und dem Adsorptionsmodul zugeführt, umgekehrt das während des
letzten Zeitschritts aus dem Adsorber ausströmende Fluid wieder in den Speicher eingeschichtet. Die
Zeitentwicklung des Speichers wird nun ebenfalls unter Verwendung eines Differentialgleichungslösers
und mittels interner (kleinerer) Zeitschritte bestimmt. Anders als innerhalb von Adsorptionsmodul
und Speichermodul werden zwischen Adsorber und Speicher (siehe Abschnitt 4.2.7) nur ganze
Pfropfen verarbeitet, fraktionelle Pfropfen sind bei der externen Kopplung nicht vorgesehen.

Je länger dieser externe Zeitschritt gewählt wird, desto größer können die internen Zeitschritte bei
den Berechnungen innerhalb des Adsorptionsmoduls gewählt werden, und desto weniger ungünstige
Auswirkungen hat auch die Initialisierungsphase des Lösers – sowohl in Bezug auf die Rechenzeit als
auch auf die Bestimmung numerisch vorteilhafter interner Zeitschritte. Um die Initialisierungsphase
zu verkürzen, wird die Schrittweite zunächst auf jene interne Schrittweite gesetzt, die zuletzt im
vorigen externen Zeitschritt verwendet wurde. Damit kann der zusätzliche Zeitaufwand in Folge des
unterbrochenen Lösers reduziert werden.
Ein bereits beschriebener Nachteil (siehe Abschnitt 4.2.7) großer externer Zeitschritte ist die

schwächere Kopplung zwischen den beiden Modulen: Wird im Adsorber aufgrund der Zeitentwicklung
von Temperaturen, Drücken und Beladungen ein Umschaltzeitpunkt erreicht, so dauert es bei großen
Zeitschritten entsprechend länger, bis wieder passend temperiertes Fluid von außen eingekoppelt
werden kann und den Adsorber erreicht.

Der externe Zeitschritt wird nicht nur aufgrund der Eigenschaften des Adsorbers, sondern auch
durch die Geometriedaten des Speichers, die Diskretisierung und die Implementierungsdetails des
Speichers sowie den Systemmassenstrom bestimmt (siehe auch weiter oben in diesem Kapitel):
Die Fluidmasse, die sich als Produkt aus dem Speicher- bzw. Systemmassenstrom multipliziert
mit dem externen Zeitschritt ergibt, darf in der verwendeten Modellimplementierung nicht größer
sein als die in einem Pfropfen bzw. einer Schicht im Speicher enthaltene Masse (was einem
Speicherknoten entspricht): ṁ∆t ≤ mly

htf . Um diese Einschränkung bei gleichzeitig schwächerer
Kopplung zu umgehen, kann im Simulationsablauf mehrfach Fluid aus dem Speicher entnommen
werden, bis wieder die Kopplung mit dem Adsorptionsmodul erfolgt. Die Anzahl der sequentiellen
Speicherextraktionen wird mit nex bezeichnet. So ergibt sich eine Fluidmasse von

∆m = nexṁ∆t , (4.39)

die im folgenden Zeitentwicklungs-Schritt des Adsorptionsmoduls den Adsorber in der Zeit nex ∆t
durchströmt. Dies erhöht in Abhängigkeit von den verwendeten Lösern und der Modellparametrisie-
rung den Rechenaufwand des Modells unter Umständen beträchtlich. Eine weitere Entropieerhöhung
ergibt sich daraus nicht, da die sequentiell aus dem Speicher entnommenen Fluidpfropfen unver-
mischt an das Adsorptionsmodul übergeben und dort einzeln verarbeitet werden. Allerdings darf
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der interne Zeitschritt im Adsorptionsmodul nun dennoch nicht größer werden als ∆t. Da jedoch in
Abhängigkeit des verwendeten Lösers und dessen Ordnung sowieso mehrere interne Zeitschritte
pro externen Zeitschritt – typischerweise zumindest vier Schritte – notwendig sind, ist dies kein
wirklicher Nachteil. Darüber hinaus reduziert sich der Rechenaufwand durch die selteneren Aufrufe
und Reinitialisierungen des Lösers.
Im hier vorgestellten Modell gelten alle hier genannten Einschränkungen auch für die Nicht-

Stratisorp-Zyklen, da zur Vereinfachung der Modellimplementierung und der Ablaufsteuerung
jedenfalls externe Zeitschritte verwendet werden und folglich ähnliche Probleme für alle Zyklen –
auch für jene ohne Speicherkopplung – auftreten.

4.3. Parametrisierung von Stoff- und
Wärmetransportkoeffizienten im Adsorptionsmodul

In den transienten Simulationen wird im Adsorptionsmodul neben dem Wärmetransport auch der
Stofftransport des Arbeitsfluids abgebildet. In dem in den vorigen Abschnitten beschriebenen Modell
wird der Adsorber entlang der Durchströmungsrichtung des Wärmeträgerfluids durch Verwendung
einer festen Anzahl an Adsorberknoten diskretisiert. Orthogonal dazu besteht die Diskretisierung
nur im Fluidknoten, dem zugehörigen Adsorberknoten, dem Gasknoten, der die Adsorberkammer
repräsentiert, und schließlich dem Verdampfer- (Adsorption) oder Kondensatorknoten (Desorption).

Folglich werden Stoff- und Wärmetransport orthogonal zur Durchströmungsrichtung des Wärme-
trägerfluids zwischen einem Adsorberknoten und der Kammer bzw. Verdampfer oder Kondensator
nulldimensional abgebildet. Insgesamt handelt es sich damit um ein räumlich eindimensional dis-
kretisiertes Modell, da die orthogonale Dimension zwar mit vier Knoten diskretisiert wird, davon
allerdings zwei Knoten – Kammer und Verdampfer bzw. Kondensator – nicht in Strömungsrichtung
des Wärmeträgers diskretisiert sind. Die vollständige Diskretisierung einer weiteren Raumdimension
würde die Modelleffizienz deutlich senken, da dann zumindest eine zweidimensionale partielle
Differentialgleichung im Ort gelöst und über die Zeit integriert werden müsste. Zudem ist dies
für ein Systemmodell in vielen Fällen, z. B. in Abhängigkeit von der Dicke der Adsorbensschicht
(siehe z. B. Füldner et al. 2012), nicht erforderlich. Im hier vorliegenden Modell wird daher auf eine
zweidimensionale Diskretisierung verzichtet.
Für Komponentenanalyse, -design und -optimierung existieren komplexere Modelle (für eine

Übersicht siehe z. B. Füldner 2015; Füldner et al. 2012), bei denen die partiellen Differentialgleichun-
gen, die sich aus den gekoppelten Wärmeleitungs- und Diffusionsprozessen ergeben, gelöst werden.
An solch ein detailliertes und experimentell validiertes Modell wird im Rahmen dieser Arbeit wie in
den folgenden Abschnitten beschrieben ein effektives Stoff- und Wärmetransportmodell bzw. die
zugehörigen effektiven Transportkoeffizienten angepasst. Die Parameteridentifikation des verein-
fachten Modells bzw. die Bestimmung der effektiven Koeffizienten wird dabei mittels numerischer
Optimierung durchgeführt. Das resultierende Effektivmodell, das mittels Modellreduktion entwickelt
werden kann, wird dann im Systemmodell eingesetzt.

Eine andere Möglichkeit ist die direkte Parametrisierung des Systemmodells mittels experimen-
teller Daten von realen Adsorptionsmodulen. Derzeit liegen jedoch noch keine Prototypen vor, um
die entsprechenden Messdaten erheben zu können. Wärme- und Stofftransportkoeffizienten lassen
sich Schicktanz (2013) zufolge jedoch kaum eindeutig aus den typischerweise vorliegenden Betriebs-
daten eines Adsorptionsmoduls bestimmen. Ist dies gewünscht, müssen entweder in gesonderten
experimentellen Aufbauten beide Parameter getrennt voneinander bestimmt werden oder es ist
ein sehr großer Sensorikaufwand mit entsprechenden Unsicherheiten notwendig. Für den in dieser
Arbeit für den Kühlfall eingesetzten und in Tabelle 4.2 in der dritten Spalte aufgeführten Silicagel-
Adsorber wird ein von Schicktanz (ibid.) bestimmtes Paar aus Wärme- und Stofftransportkoeffizi-
enten verwendet, wobei bei diesem Paar der Wärmetransport die Adsorptionskinetik limitiert und
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Abbildung 4.4.: Metall-Adsorbens-Komposit bestehend aus versinterten Aluminiumfasern (O. An-
dersen et al. 2008) mit aufkristallisiertem SAPO-34 (Bildquelle: Füldner et al.
2012)

der Stofftransportkoeffizient nahezu nicht-limitierend gewählt ist.13 Aus den Messdaten kann diese
Aufteilung des Einflusses jedoch nicht begründet werden. Details zu dem Silicagel-Adsorber, bei dem
das Adsorbens auf einem Lamellenwärmeübertrager verklebt ist, finden sich auch bei Schicktanz
(ibid.).

Im Unterschied dazu wurde der Stofftransportkoeffizient für das in dieser Arbeit standardmäßig
und für den Heizfall verwendete Adsorbermodell an Daten aus einem detaillierteren, in Richtung
der Hauptströmungsrichtung des Adsorptivs diskretisierten und bidispersen Finite-Elemente-Modell
(FE-Modell) angepasst. Dieser Adsorber ist in der zweiten Spalte von Tabelle 4.2 aufgeführt. Hierbei
werden eine Vielzahl extrudierter Kanalelemente hierarchisch vom Wärmeträger durchströmt. Die
Kanalelemente stehen im thermischen Kontakt mit versinterten Aluminiumfaserstrukturen (O.
Andersen et al. 2008; Studnitzky et al. 2011), auf denen eine Adsorbensschicht aufkristiallisiert
ist (Herrmann, Schwieger und J. Bauer 2010). Das resultierende Komposit (siehe Abbildung 4.4)
erlaubt eine sehr gute Wärmeleitung zwischen Wärmeträger und Adsorbensschicht (Wittstadt,
Füldner et al. 2015).

Für den Wärmetransport lassen sich im Falle des extrudierten Adsorbers die effektiven Wärme-
durchgangskoeffizienten mittels Geometrie- und Materialdaten der Adsorberkonfiguration abschätzen
(siehe Abschnitt B.2). Um aufwändige Geometrien und Wärmeübergangswiderstände genau be-
rücksichtigen zu können, kann eine Anpassung an experimentelle Daten durchgeführt werden. Im
Rahmen dieser Arbeit ist Letzteres jedoch nicht geschehen, da von der vorwiegend eingesetzten
innovativen extrudierten Adsorberkonfiguration noch keine Prototypen oder realistische experimen-
telle Proben, sondern nur Laborproben existieren und dementsprechend auch keine entsprechenden
Messdaten zur Validierung verfügbar waren. Hier sei auf die Arbeiten von Wittstadt (2015) sowie
Wittstadt, Füldner et al. (2009, 2015) verwiesen, die Auslegung und Optimierung, den Aufbau
entsprechender Prototypen sowie die experimentelle Untersuchung hocheffizienter Adsorber zum
Thema haben. An die dort beschriebenen und untersuchten Adsorberkonfigurationen sind die in
dieser Arbeit eingesetzten Modelle angelehnt. Im Falle der dort betrachteten Geometrien lässt
sich die rein theoretische Abschätzung der Wärmetransportkoeffizienten jedoch relativ einfach
durchführen.
In der Übersicht in Tabelle 4.2 werden Eigenschaften beider Adsorberkonfigurationen und auch

der Anpassungsverfahren zusammengefasst. Durch die Auswahl einer konventionellen, marktverfüg-
baren und einer innovativen, sich im Forschungsstadium befindlichen Adsorberkonfiguration sollen
innerhalb dieser Arbeit zwei grundlegende Fragen adressiert werden:

13Eine geringe Limitierung ist aus numerischen Gründen notwendig.
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Tabelle 4.2.: Eigenschaften der in dieser Arbeit betrachteten Adsorber und Quellen der Referenzda-
ten für die Anpassung von Stoff- und Wärmetransport

Adsorberbezeichnung Extrudiert experimentell Konventionell
Wärmeübertragertyp Extrudierte Kanalelemente Lamellenwärmeübertrager
Verrohrung Zweistufig hierarchische Verteilung Einstufige Verteilung
Adsorbens Zeolith, SAPO-34 Silicagel

Aluminiumfaser-Komposit Adsorbenspartikel
Aufbringung In situ Aufkristallisation Verklebte Pellet-Schüttung
Anwendungsfall Heizen und Kühlen Kühlen
Antriebstemperaturregime Hoch- und Niedertemperatur Niedertemperatur
Realisierungsgrad Forschungsproben, kein Prototyp Marktverfügbar

Verwendete Referenzdaten für Parameterschätzung oder -identifikation
Wärmetransport Geometrie (Abschätzung) Experiment (Anpassung)
Stofftransport Bidisperses FE-Modell (Anpassung) Literatur (obere Grenze)

• Welche Effizienzen lassen sich mit dem Stratisorp-Zyklus in Kombination mit heute verfügbarer
Adsorbertechnologie erreichen?

• Welches Potenzial ließe sich mit dem Stratisorp-Zyklus in Kombination mit innovativen
Hochleistungsadsorbern erschließen?

Dabei ist auch der Vergleich mit anderen, einfacheren Zyklen zu ziehen. Die Hauptunterschiede
zwischen beiden Adsorberkonfigurationen liegen im Wärme- und Stofftransport, die im Falle des
extrudierten Adsorbers auf Kosten der thermischen Masse (bzw. des Verhältnis’ aus Adsorbensmasse
und thermischer Masse des Adsorbers) beide deutlich verbessert sind.
Für die Kinetik des Stofftransports zwischen (freiem) Gasraum und Adsorptionsplatz werden

zur Beschreibung von Adsorptionsvorgängen sehr häufig nulldimensionale Modelle eingesetzt.
Mit sogenannten linearen Triebkraftmodellen (linear driving force, LDF) kann die Kinetik des
Stofftransports meist hinreichend genau abgebildet werden (Sircar und Hufton 2000).

Für den extrudierten Adsorber wurden die Parameter eines über die Druckdifferenz parametrisier-
ten LDF-Modells im Rahmen dieser Arbeit an ein detaillierteres, bidisperses FE-Modell von Füldner
(2015) angepasst. Das FE-Modell ist innerhalb des Modellierungsprogramms COMSOL Multiphysics
implementiert, das für Modellierung und Simulation gekoppelter physikalischer Vorgänge (auch aus
unterschiedlichen Domänen) ausgelegt ist. Es basiert auf der Finiten-Elementen-Methode zur Lösung
der zugrundeliegenden (gekoppelten) partiellen Differentialgleichungen. Das FE-Modell ist im Ort
eindimensional diskretisiert, nämlich entlang der Hauptströmungsrichtung des Adsorptivs von der
Oberfläche des Adsorbens durch die Makro- bzw. Strukturporen zu den Adsorptionsplätzen. Daran
anschließend erfährt das Arbeitsfluid entlang des Wegabschnitts innerhalb der Adsorbensschicht,
d. h. innerhalb der Mikroporen, den dominierenden und limitierenden effektiven Stofftransportwider-
stand.14 Die Transportwiderstände zwischen Verdampfer oder Kondensator und Adsorberkammer
sowie zwischen Adsorberkammer und Adsorbensoberfläche können dagegen aufgrund der großen
durchströmten Querschnitte vernachlässigt werden. Großen Einfluss auf den Stofftransport haben
dagegen die Struktur (Porosität, Tortuosität) und die (Schicht-)Dicke des Adsorbens.

Im Folgenden wird zunächst das detaillierte, bidisperse FE-Modell von Füldner (ibid.) vorgestellt,
das ebenfalls von Füldner (ibid.) für das Adsorbens SAPO-34 und eine zugehörige Adsorbens-Faser-
Komposit-Probe angepasst und anhand von experimentellen Ergebnissen validiert wurde (Wittstadt
14Neben dem Stofftransport kann ggf. ebenfalls der Wärmetransport limitierend sein.
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Abbildung 4.5.: Bidisperses FE-Modell für Stoff- und Wärmetransport mit eindimensionaler Diskre-
tisierung innerhalb der Adsorbensschicht entlang der Hauptströmungsrichtung des
Arbeitsfluids mit zehn Knoten, und jeweils daran gekoppelt radial diskretisierte
Mikroporen (drei Knoten). Benachbarte Mikroporen sind nur indirekt über die
Makroporen verbunden. Innerhalb des Adsorbens bzw. der Mikroporen werden Ad-
und Desorptionsvorgänge durch einen Quellterm berücksichtigt. Die Modellteile
sind entsprechend jener in Abbildung 4.1 eingefärbt. Die auf der Spitze stehenden
hellgrünen Quadrate stehen für die Diskretisierung der Mikroporen und sind im
Standardmodell ebenfalls Teil des Adsorberknotens. Die Temperatur in den Mi-
kroporenknoten entspricht jener in der Makropore, die mit den Mikroporenknoten
im Gasaustausch steht (bidisperse Kopplung). Die geschweifte Klammer und der
Adsorberknoten oben zeigen die Modellierung in dieser Dimension im transienten
Systemmodell (nur ein Knoten).

2015; Wittstadt, Füldner et al. 2015). Anschließend wird die effektive Länge für die Bestimmung
des Wärmetransportkoeffizienten sowie schließlich die Anpassung des Stofftransportkoeffizienten für
das LDF-Modell beschrieben (Füldner et al. 2012).
Dass die Kinetik des Stofftransports in diesem Fall im Vergleich zu anderen Adsorbern (oder

-elementen) mittels eines homogenen und relativ einfachen LDF-Modells sehr genau abgebildet
werden kann, lässt sich hauptsächlich auf die sehr dünnen Adsorbensschichten an der Oberfläche
des Adsorbens-Faser-Komposits zurückführen. Damit sind die Stofftransportwiderstände in den
Makroporen relativ klein und entsprechend linearisier- und homogenisierbar. Werden Adsorber mit
größeren Adsorbensschichtdicken untersucht, etwa in Schüttungen mit großen Partikeln, so muss die
Kinetik für eine ähnliche Genauigkeit aufwändiger modelliert werden. Eine Modellreduktion auf einen
Knoten in der Dimension entlang der Schichtdicke ist dann nur mit größeren Genauigkeitseinbußen
möglich und es ergeben sich deutliche Abweichungen im zeitlichen Verlauf. In den im Rahmen dieser
Arbeit untersuchten Fällen mit höheren Schichtdicken ergeben sich mit dem LDF-Modell zu Beginn
zu kleine Adsorptionsraten, und im gesättigten Bereich werden die Adsorptionsraten tendenziell
überschätzt.

4.3.1. Modellierung des Wärme- und Stofftransports im Adsorber mit
Diskretisierung entlang der Adsorberdicke im detaillierten Modell

Bidisperse Modellierung des Stofftransports im detaillierten FE-Modell

Zur Anpassung der Stofftransportkoeffizienten des in dieser Arbeit verwendeten LDF-Modells wurde
in einer Kooperation mit Füldner et al. (ibid.) auf das Modell von Füldner 2015 zurückgegriffen. Das
dort entwickelte bidisperse, detaillierte FE-Modell wird im Folgenden im Hinblick auf Modellierung
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und Anpassung des Stofftransports detailliert und analog zum hier vorgestellten Systemmodell
beschrieben, um die Anpassungsmethodik und -gültigkeit herausarbeiten zu können.
Die Adsorbensschicht besteht aus Festkörperstrukturen, die mikroporös sind. Die Poren lassen

sich ihrer Größe nach einerseits in die Gruppe der Mikro- sowie andererseits in die Gruppe der
Meso- und Makroporen einteilen. In den Mikroporen wird der größte Anteil des Adsorptivs ad- und
desorbiert. In Makro- und Mesoporen überwiegt der Stofftransport, wobei hier die Adsorption nur
eine untergeordnete Rolle spielt. Die getrennte Behandlung von zwei Porenklassen führt nun auf
ein sogenanntes bidisperses Modell.
Da die Adsorptionsvorgänge hauptsächlich in den Mikroporen stattfinden, werden sie in den

Strukturporen, d. h. in Makro- und Mesoporen, vernachlässigt. Im Folgenden werden die Begriffe
Struktur- oder Makroporen gleichbedeutend für Makro- und Mesoporen verwendet. Weiterhin wird
der Stofftransport durch die Festkörperstrukturen (z. B. durch Adsorbatdiffusion) gegenüber jenem
in den Makroporen vernachlässigt und nicht berücksichtigt. Das Adsorptiv wird innerhalb des
bidispersen FE-Modells nicht als Real-, sondern als ideales Gas betrachtet.
Die Geometrie der Strukturporen wird vereinfacht als zylindrisch angenommen, durch die das

Gas in axialer Richtung z strömt (siehe Abbildung 4.5). Nur die axiale Dimension wird diskretisiert.
Weiterhin sind die Strukturporen in der Modellvorstellung in radialer Richtung beim Radius dma/2
durch die Oberfläche des Adsorbens begrenzt. Die Makroporosität wird mit ψ bezeichnet. Im
Adsorbens befinden sich die Mikroporen, wobei die zugehörige Porosität für die Mikroporen ψµ

beträgt. Die Mikroporenporosität ist das Verhältnis aus Mikroporenvolumen zu Adsorbens- oder
Kompositvolumen. Innerhalb der Modellvorstellung beschreibt sie das Verhältnis aus Mikropo-
renfläche zu Adsorbensfläche an einem Querschnitt durch das Adsorbens, homogen verteilte und
isotrope Mikroporen vorausgesetzt. Der Stofftransportwiderstand in radialer Richtung wird in den
Strukturporen nicht berücksichtigt, d. h. diese Raumdimension bleibt unbeachtet.

Innerhalb der Mikroporen erfolgt die Diffusion in radialer Richtung und wird ebenfalls eindimen-
sional modelliert, hier jedoch in sphärischen Koordinaten (siehe wieder Abbildung 4.5). Innerhalb
des Adsorbens wird angenommen, dass das Adsorptionsgleichgewicht nahezu instantan erreicht
wird. Damit ist die jeweilige Beladung nur von der lokal herrschenden Temperatur und dem lokal
herrschenden Druck abhängig. Da nahezu alle Adsorptivmoleküle in den Mikroporen unter dem Ein-
fluss des durch das Adsorbens ausgebildeten Kraftfelds stehen, wird die Gasdiffusion vernachlässigt
und nur die dominierende Adsorbatdiffusion betrachtet.

Für die viskose Strömung und die Knudsen-Diffusion des Adsorptivs innerhalb der Strukturporen
ergibt sich aus dem zweiten Fickschen Gesetz die Massenbilanz zu

∂cg
∂t

= ∂

∂z

(
Dma

∂cg
∂z

)
+ ṅ

Aµ

4ψµ

dma
, (4.40)

wobei cg die Konzentration des Gases bzw. Adsorptivs in den Makroporen (Stoffmenge pro Makro-
porenvolumen), z die Axialkoordinate, Dma = ψ(DKn +Dlam) mit (2.93), (2.86) und (2.95) unter
Berücksichtigung der Makroporosität ψ den effektiven Diffusionskoeffizienten für die Makroporen
und ṅ/Aµ die Stoffmengenstromdichte am Austrittsquerschnitt Aµ der Mikroporen (hier findet
der Austausch mit der Makropore statt) beschreibt. Der Durchmesser der zylindrischen Makro-
poren wird mit dma bezeichnet. Für die Gaskonzentration cg stellt der Stoffmengenstrom ṅ am
Austrittsquerschnitt Aµ für (4.40) einen Quellterm dar (Makroporenkonzentration) bzw. für (4.41)
eine Randbedingung für r = 0 dar (Mikroporenkonzentration). Dabei gibt ṅA−1

µ ψµπdmadz den
an der Oberfläche einer Makropore auf der Länge dz eintretenden Adsorptivstrom an. Dividiert
man dies durch das Volumen π(dma/2)2dz des Makroporenabschnitts derselben Länge dz, so ergibt
sich obiger Ausdruck für den Anteil des Mikroporenstoffstroms auf die zeitliche Änderung der
Adsorptivkonzentration in der Makropore.

Für die typischerweise langsam ablaufenden Adsorptionsvorgänge kann der schwer abschätzbare
Stoffübergangskoeffizient zwischen Gasphase und Oberfläche gegenüber den Transportwiderständen
meist vernachlässigt werden (Kast 1988, S. 72). Entsprechend wird hier für die Mikroporen nur
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Diffusion als relevanter Transportmechanismus betrachtet. Die Massenbilanz in den Mikroporen
ergibt sich dann in sphärischen Koordinaten zu

∂cg
∂t

= 1
r

∂

∂r

(
rDµ

∂cg
∂r

)
− ρs
Mψµ

∂x

∂t
, (4.41)

wobei ρs eine effektive Dichte bezeichnet, namentlich das Verhältnis aus der Masse des trockenen
Adsorbens zum Adsorbens- (echte Dichte) oder Kompositvolumen (effektive Dichte). Die Konzen-
tration cg bezieht sich dabei auf die Stoffmenge im Mikroporenvolumen. Daher muss der zweite
Term auf der rechten Seite noch durch das Verhältnis aus Mikroporenvolumen und Adsorbens- bzw.
Kompositvolumen, d. h. ψµ, dividiert werden.
Da der mittlere Porendurchmesser mit 0.4 nm in Zeolithen relativ klein ist und entsprechend

große Wechselwirkungen auftreten (Füldner 2015, S. 55), wechselwirken nahezu alle Wassermoleküle
mit dem Adsorbens. Damit findet Diffusion fast ausschließlich in der adsorbierten Phase statt,
und der Anteil in der Gasphase kann dagegen vernachlässigt werden. Folglich ergibt sich für den
Diffusionskoeffizienten in den Mikroporen

Dµ ≈
cs
cg
Ds = RT

p

ρsx

Mψµ
Ds (4.42)

Unter der Annahme von Adsorbatdiffusion in den Mikroporen ergibt sich für den Selbstdiffusionskoef-
fizienten bei einer Anpassung an Daten aus Kinetikmessungen und für das hier betrachtete Komposit
(Füldner et al. 2012; Füldner 2015, S. 45 und S. 59) ein typischer Wert von Ds ≈ 10−11 m2/s,
der im Modell als konstanter Wert sowohl für die Ad- als auch für die Desorption verwendet
wird. Da der Stofftransport in den Mikroporen im hier betrachteten Fall limitierend ist, hat der
zugehörige Diffusionskoeffizient Dµ aus (4.42) entscheidende Bedeutung. Da sowohl ψµ, Ds und
ρs Konstanten darstellen, ist nur der Term xT/p variabel. Gerade im Sättigungsbereich gegen
Ende des Desorptionshalbzyklus ist dieser Term typischerweise deutlich kleiner als gegen Ende des
Adsorptionshalbzyklus15, daher läuft der Desorptionshalbzyklus langsamer ab als der Adsorptions-
halbzyklus. Dies lässt sich in Messungen entsprechend beobachten (siehe z. B. die verschiedenen
Messwerte für den Selbstdiffusionskoeffizienten auf S. 136f sowie Zyklenverläufe in Füldner 2015).

Eindimensionale Modellierung des Wärmetransports im detaillierten Modell

Die Modellierung des Wärmetransports erfolgt im detaillierten Modell eindimensional in Richtung
des Hauptwärmestroms vom Adsorbens zum Wärmeträgerfluid (d. h. der Wärmequelle bzw. -senke).
Entsprechend befinden sich benachbarte Makro- und Mikroporen jeweils auf derselben Temperatur,
und der Adsorptionsvorgang in der Mikropore wird räumlich als isotherm betrachtet (Beschränkun-
gen dieser Näherung finden sich in Ruthven 1984, Seite 189; ein nicht-isothermes Modell z. B. bei
Leinekugel-le-Cocq et al. 2007). Der Hauptwärmestrom fließt senkrecht zur Strömungsrichtung des
Wärmeträgerfluids im Wärmeübertrager bzw. parallel zur Hauptströmungsrichtung des Arbeits-
fluids. Dabei wird eine effektive Wärmeleitfähigkeit durch Adsorbens und Wärmeübertragerstruktur
verwendet. Wegen ihrer geringen Beiträge werden die Konvektion innerhalb der Poren und jegliche
Wärmestrahlung vernachlässigt. Damit ergibt sich aus der inhomogenen Wärmeleitungsgleichung
in einer Dimension mit einem Quellterm zur Berücksichtigung der bei den Adsorptionsvorgängen
freiwerdenden Adsorptionsenthalpie ∂Q/∂t = msqst(x, T )(∂x/∂t):

ms(xcax + csp)
∂T

∂t
= ∂

∂z

(
λeff

∂T

∂z

)
+msqst

∂x

∂t
. (4.43)

Handelt es sich um ein Adsorbens-Faser-Komposit, so ist die Wärmekapazität und -leitfähigkeit
des Metallanteils (Aluminiumfasern) entsprechend zu berücksichtigen. In jedem Fall muss die
Wärmekapazität der adsorbierten Phase beachtet werden.
15Zwar ist die Temperatur im Desorptionshalbzyklus höher, jedoch ist die Beladung geringer und vor allen Dingen

der Kondensatordruck deutlich höher als der im Verdampfer.
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Der Wärmestrom von und zum Wärmeträgerfluid wird mittels Nußelt-Zahlen und der oben
beschriebenen NTU-Modelle berechnet. Wird das Wärmeträgerfluid diskretisiert, so erfolgt die
Modellierung als (ideale) Pfropfenströmung. Für die Parameteridentifikation wurden als Randbe-
dingung jedoch direkt an der Rohraußenoberfläche feste Temperaturen vorgegeben (Füldner et al.
2012). Der Wärmewiderstand durch die Rohrwand wurde vernachlässigt.

4.3.2. Effektive Länge der Wärmeübertragung im transienten Modell
Im transienten Systemmodell wird der Adsorber entlang der Hauptströmungsrichtung des Wär-
meträgerfluids x mittels mehrerer Knoten diskretisiert. Orthogonal dazu – in z-Richtung entlang
der Hauptströmungsrichtung des Arbeitsfluids bzw. des Adsorptivs – wird jeweils bzw. bei jeder
festen Position x0 nur ein Knoten zur Modellierung eingesetzt, der sowohl Wärmeübertrager als
auch Adsorbens bzw. Komposit abbildet. Entsprechend muss beim Übergang von einem kontinu-
ierlichen bzw. in der z-Richtung feiner aufgelösten Modell wie dem bidispersen FE-Modell eine
Modellreduktion stattfinden (siehe für den Vergleich beider Modelle auch Abbildung 4.5). Für diese
Modellreduktion wird eine charakteristische Länge benötigt, die im Folgenden abgeleitet wird.
Betrachtet man nun eine solche Adsorberschicht endlicher x-Ausdehnung, die im transienten

Modell gerade von einem Knoten abgebildet wird, dann kann die Mitteltemperatur T in z-Richtung
über die Gesamtdicke des Adsorbers D (also entlang der Hauptströmungsrichtung des Arbeitsfluids)
bestimmt werden zu16

T ≡ 1
D

∫ D

0
dz T (z) . (4.44)

Mit dieser Mitteltemperatur ergibt sich ein effektives nulldimensionales Modell zu

q̇0 = −λhx
zeff

(
T − Twall

)
,

wobei q̇0 ≡ q̇(z = 0) die (Gesamt-)Wärmestromdichte vom Adsorbens bzw. Komposit auf der
Rohroberfläche, λhx die effektive Wärmeleitfähigkeit durch Wärmeübertrager und Adsorbens bzw.
Komposit sowie Twall ≡ T (z = 0) die (mittlere) Temperatur auf der Rohroberfläche bezeichnet.
Die Koordinate z läuft von der Rohroberfläche bei z = 0 bis zur Schichtoberfläche (die nicht mit
der mikroporösen Adsorbensoberfläche zu verwechseln ist) bei z = D (siehe auch Abbildung 4.5).
Die effektive Dicke des Adsorbers 0 ≤ zeff ≤ D wird folglich gerade so festgelegt, dass sich mit
der aus Geometrie- und Materialdaten bestimmten effektiven Wärmeleitung λhx sowie mit den
Temperaturen T und Twall der Gesamtwärmestrom q̇0 ergibt.

Löst man diese Gleichung nach zeff auf, so ergibt sich für die effektive Adsorberdicke

zeff ≡ −
λhx
q̇0

(
T − Twall

)
. (4.45)

Die über die Adsorberdicke gemittelte Temperatur T kann mittels der Annahme berechnet werden,
dass die Wärmemenge, die an einer Position z frei wird oder aufgenommen wird, über die gesamte
Adsorberdicke für alle z konstant ist. Dies gilt zwar insbesondere für Zeiten kurz nach einer
Halbzyklenumschaltung nicht, bei denen sowohl Druck- als auch Temperaturgradient über die
Schichtdicke relativ groß sind, ist aber dennoch eine angemessene Annahme bei Betrachtung eines
vollständigen Halbzyklus: Bei einer (langsamen und gleichmäßigen) Abkühlung des Adsorbers
ohne große Temperaturdifferenzen wird an jeder Position bei Beladungszunahme innerhalb der
Adsorbensschicht eine konstante sensible Wärmemenge und gleichzeitig die Adsorptionsenthalpie
16Dabei wird angenommen, dass sich die effektive, d. h. die über das Komposit gemittelte thermische Masse

ρcpdV entlang der Gesamtdicke des Adsorbers makroskopisch nicht ändert, also homogen ist. Dabei werden
beispielsweise die Metallstrukturen des Wärmeübertragers oder die Inhomogenitäten im Komposit vernachlässigt.
Im allgemeinem Fall könnte die z-Abhängigkeit der Wärmekapazität im Integral auch berücksichtigt werden.
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frei, die dann zum Wärmeträgerfluid abfließt. Dies gilt, solang der Stofftransport nicht limitierend ist
und die Beladung über die gesamt Schicht nahezu im Gleichgewicht mit dem von außen anliegenden
Druck steht. Dann verschwindet auch der Druckgradient. Der Einfluss des Adsorbats kann in erster
Ordnung vernachlässigt werden.
Entsprechend verhält sich die Wärmeaufnahme bei einer (langsamen) Temperaturerhöhung des

Adsorbers. Wichtig ist bei Ad- und Desorptionshalbzyklus, dass zumindest am Ende der Halbzyklen
die Beladungsunterschiede über die Adsorberdicke nicht allzu groß sind. Dies ist genau dann der
Fall, wenn Druck- und Temperaturunterschiede über die Adsorberdicke nicht allzu groß sind.

Mit einem über die ganze Schickdicke konstanten, aber zeitveränderlichen Wärmeumsatz (Quell-
term) ist nun die Wärmestromdichte eine lineare Funktion des Abstands von der Schichtoberfläche
−z, d. h. der Tiefe in der Adsorbensschicht, q̇(z, t) = q̇0(t)(1− z/D). Dabei läuft z wieder über die
Adsorberdicke, von der Schichtoberfläche bei z = 0 bis zur Rohroberfläche bei z = D. Mit dem
Gesetz von Fourier kann dann das Temperaturprofil direkt berechnet werden zu

−λhx
dT

dz
= q̇ (4.46)

⇔
∫ T (z)

T (0)≡Twall

dT = − 1
λhx

∫ z

0
dz′ q̇0

(
1− z′

D

)
= −q̇0
λhx

[
z′ − z′2

2D

]z
z′=0

⇒ T (z) = Twall −
q̇0
λhx

(
z − z2

2D

)
. (4.47)

Für dieses Temperaturprofil beträgt die mittlere Temperatur

T = 1
D

∫ D

0
dz T (z) = Twall −

q̇0
λhxD

∫ D

0
dz

(
z − z2

2D

)
= Twall −

q̇0D

3λhx
. (4.48)

Setzt man dieses Ergebnis in (4.45) ein, so erhält man schließlich die gesuchte effektive Dicke. Sie
beträgt

zeff = D

3 (4.49)

und befindet sich folglich näher an der Rohr- als an der Schichtoberfläche.
Mit diesem Wert sowie den geometrischen Daten des Wärmeübertragers und den Stoffwerten für

die Wärmeleitfähigkeit der beteiligten Materialien kann der effektive Wärmedurchgangskoeffizient
Uhx(T )Ahx von der Verrohrung im Wärmeübertrager aus (4.12) zu einem (mittleren, repräsentati-
ven) effektiven Adsorptionsplatz abgeschätzt werden. Datei werden die Übergänge Fluid auf Rohr
nach (4.49) bestimmt sowie die temperaturabhängige Wärmeleitfähigkeit des Wärmeträgerfluids ver-
wendet. Der Einfluss der thermischen Ankopplung zwischen Adsorbensschicht und Wärmeübertrager
(z. B. durch Verlötung) und der Wärmedurchgang durch die Rohrwand können dabei berücksichtigt
werden, werden in dieser Arbeit jedoch vernachlässigt.

4.3.3. LDF-Modell und Parameteridentifikation
Häufig wird bei linearen Triebkraftmodellen bzw. LDF-Modellen die Differenz zwischen Ist- und
Gleichgewichtsbeladung analog zu einer treibenden Kraft verwendet (Sircar und Hufton 2000;
Leinekugel-le-Cocq et al. 2007; Yang 1987, S. 125ff, Abschnitt 3.4; Kast 1988, S. 99ff, Abschnitt 5.7),
die den Stofftransport bewirkt. Im hier vorliegenden Modell wird stattdessen die Druckdifferenz
zwischen dem Adsorptiv in der Gasphase und dem Gleichgewichtsdruck des Adsorbats p ≡ p(x, T )
am Adsorberknoten verwendet (siehe (4.2)). Aus der Verwendung der Druckdifferenz anstatt der
Beladungsdifferenz im linearen Triebkraftmodell ergeben sich im Falle geringer Temperaturunter-
schiede und einer linearen (oder im betreffenden Bereich linearisierbaren) Adsorptionsisotherme
kaum Unterschiede. Beide Formen lassen sich bei Annahme einer konstanten Temperatur ineinander
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überführen: Setzt man eine lineare Isotherme x = kp mit einer Konstanten k in das Model ein, so
ergibt sich

ms
dx

dt
= β(pext − p) = β

k
(xext − x) , (4.50)

wobei die zum externen Druck pext gehörige Gleichgewichtsbeladung xext ≡ kpext eingeführt wurde.
Die Parametrisierung über den Druck bietet den Vorteil, die vorherrschende (und limitierende)
Knudsen- und viskose Strömung über einen an den Knudsen-Koeffizienten angelehnten effektiven
Koeffizienten abbilden zu können. Unter Verwendung des idealen Gasgesetztes erfolgt noch der
Zwischenschritt vom Konzentrationsgradienten im zweiten Fickschen Gesetz zum Druckgradienten.
Weiterhin zeigt sich im Folgenden empirisch eine gute Anpassbarkeit in dieser Parametrisierung für
die untersuchte mikroporöse Adsorbensschicht und das betrachtete Adsorptiv.

In dem in den vorigen Abschnitten beschriebenen bidispersen FE-Modell ist keine Dampfkammer
abgebildet und folglich kann für den Druck des Adsorptivs nur jener in Verdampfer bzw. Kondensa-
tor herangezogen werden. Andererseits werden in dem anzupassenden transienten Systemmodell
grundsätzlich zwei effektive Diffusionskoeffizienten benötigt (siehe (4.3) und (4.4)). Ein mittels des
bidispersen FE-Modells identifizierter (seriell kombinierter) Diffusionskoeffizient muss entsprechend
(4.6) willkürlich auf die beiden Koeffizienten im LDF-Modell aufgeteilt werden.

Die Parameteridentifikation des LDF-Modells erfolgt derart, dass die Abweichungen zwischen den
Gesamtbeladungen im bidispersen FE-Modell und im vereinfachten transienten Modell zu jedem
Zeitpunkt möglichst gering sind. Die Gesamtbeladung wiederum ist nahezu proportional zur zu-
bzw. abzuführenden Wärme, sofern man von der Temperaturabhängigkeit der Adsorptionswärme
und der aufgrund der Beladungsänderung variierenden sensiblen Masse absieht. Der Verlauf der
Gesamtbeladung über die Zeit bestimmt zugleich die Anforderungen an die Wärmeübertragung in
Adsorbens und Adsorber. Es werden für beide Modelle dieselben Daten zum Adsorptionspaar und
dieselben Stoff- und Materialdaten für Arbeitsfluid, Adsorbens und Adsorber verwendet.

Bei einer genügend großen Anzahl von hinreichend akkuraten Datenpunkten aus dem FE-Modell
– die wiederum an experimentellen Daten validiert werden müssen – kann bei der Anpassung
des LDF-Modells der Diffusionskoeffizient im Allgemeinen als nichtlineare Funktion von weiteren
Größen wie Temperatur, Druck, Beladung oder auch in Abhängigkeit der Schichtdicke bestimmt
werden. Damit ließe sich die Adsorptionskinetik verschiedener Adsorbentien und Geometrien
abbilden. Eine Validierung des FE-Modells ist insbesondere für Adsorbens-Komposite jedoch sehr
schwierig (Füldner 2015, S. 74ff, Abschnitt 3.6 und S. 77ff, Kapitel 4). Im hier betrachteten Fall
einer relativ kleinen Kompositschichtdicke, einer weiterhin ebenfalls relativ dünnen konstanten
Adsorbensschichtdicke auf den Einzelfasern (siehe Unterabschnitt B.1.1) und der relativ kleinen
Menge an experimentellen Daten zur Validierung des bidispersen FE-Modells wurde auf eine
aufwändigere Parametrisierung des Diffusionskoeffizienten verzichtet. Weiterer Grund hierfür ist,
dass die Kinetik der Adsorptions- und Desorptionsvorgänge bereits von dem einfachen LDF-Modell
mit einem konstanten Diffusionskoeffizienten bei der hier betrachte Kompositstruktur und -geometrie
im Verhältnis zu den Mess- und Modellungenauigkeiten nur sehr wenig von den Ergebnissen des
FE-Modells abweichen.

Diese quadratischen Abweichungen zwischen den Beladungsverläufen, die mittels des bidispersen
FE-Modells auf der einen und mittels des LDF-Modells mit den zu identifizierenden Parametern
auf der anderen Seite bestimmt werden, werden in der Kostenfunktion (4.51) ausgewertet. Bei der
Parameteridentifikation für die untersuchte Adsorberkonfiguration (hier sind Adsorptionseigenschaf-
ten, Porosität sowie insbesondere die relativ geringe Schichtdicke des Adsorbens maßgeblich) zeigt
sich weiterhin, dass die Abweichungen so gering sind, dass schon ein einfaches LDF-Modell (4.2) mit
einem pro Halbzyklus fest gewählten Transportkoeffizienten genügt: In Anbetracht der vorhandenen
Daten 17 führt dies zu ausreichend genauen Ergebnissen.

17Experimentelle Daten liegen nur für Adsorptionsvorgänge, jedoch nicht für Desorptionsvorgänge vor. Weiterhin
müssen die Messungenauigkeiten in den experimentellen Daten berücksichtigt werden.
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Die Anpassung des LDF-Modells an das bidisperse FE-Modell erfolgt mit der Methode der
kleinsten Quadrate. Sie entspricht gerade einer Maximum-Likelihood-Anpassung, wenn unabhängig
und identisch normalverteilte Residuen abgenommen werden (Press et al. 2007, siehe S. 776f). Es
ergibt sich eine einfache Kostenfunktion C(P1, . . . , Pn, x0, T0) für die Optimierung:

min
P1,...,Pn,x0,T0

C(P1, . . . , Pn, x0, T0) = min
P1,...,Pn,x0,T0

∑
i

(
xi − x(ti;P1, . . . , Pn, x0, T0)

)2
. (4.51)

Dabei bezeichnet x(t;P1, . . . , Pn, x0, T0) die mittels des LDF-Modells berechnete mittlere Beladung,
die von der Zeit t, im Allgemeinen von n Parametern P1 bis Pn sowie von den Startwerten für
die Beladung x0 und Temperatur T0 abhängt. Der Index i läuft hier über diskrete Zeitpunkte, zu
denen Ergebnisse, d. h. mittlere Beladungen xi und Temperaturen T i, des bidispersen FE-Modells
vorliegen.

Die betrachteten Betriebspunkte unterscheiden sich in Antriebstemperatur Treg, in der Ver-
dampfertemperatur Tev sowie in der Kondensatortemperatur Tcd. Die Zyklenlänge wird zwar pro
Betriebspunkt fest vorgegeben, jedoch zwischen verschiedenen Betriebspunkten variiert. Damit
können unterschiedliche Nutzleistungsbereiche abgedeckt werden. Entsprechend werden verschiedene
Domänen der Adsorptionskinetik untersucht: solche hoher Änderungsgeschwindigkeit und solche
nahe der Sättigung liegende. Die Adsorptions- und die Desorptionshalbzyklenlänge betragen jeweils
die halbe Zyklenzeit (siehe Tabelle 4.3).
Die Ergebnisse des bidispersen FE-Modells wurden für eingeschwungene Zyklen berechnet, d. h.

es wurden zunächst einige instationäre Zyklen berechnet, bis sich Beladungen, Temperaturen
und ggf. Umschaltzeiten zwischen zwei aufeinanderfolgenden Zyklen kaum mehr ändern. Als
Abbruchkriterium genügt es, die Differenz zwischen Start- und Endwert eines Zyklus von Temperatur
und Beladung zu betrachten. Ist ein der Mess- und Simulationsgenauigkeit angepasster Schwellwert
unterschritten, so kann von einem näherungsweise stationären Zyklus ausgegangen werden.

Zur Simulation von eingeschwungenen Zyklen des Einadsorber-Systems kann das oben beschrie-
bene transiente Modell mit dem entsprechend parametrisierten LDF-Modell und einer angepassten
Konfiguration herangezogen werden. Darin wird u. a. die Verwendung jeweils eines Adsorber- und
Fluidknotens sowie ein idealer Wärmeübergang von Wärmeträgerfluid auf das Rohr festgelegt. Die
Adsorberkammer wird relativ klein gewählt. In der Implementierung des transienten Modells ist
jedoch eine externe Vorgabe der Startwerte für Temperatur und Beladung sowie die Festlegung der
Umschaltzeiten derzeit nicht möglich. Damit eignet sich die vorliegende Implementierung nicht direkt
für die Optimierung. Stattdessen erfolgt die Optimierung mit einem reduzierten und vereinfachten,
dafür jedoch schnellen und flexiblen Modell. Es enthält explizit nur einen Adsorber- und einen
Fluidknoten. Temperatur und Beladung des Modells werden im Modell bestimmt. Der Druck in
Verdampfer und Kondensator wird direkt aus dem FE-Modell übernommen. Weil das Modell keine
Adsorberkammer enthält, wird die Beladung wie im FE-Modell bei geschlossenem Ventil konstant
gehalten. Weiterhin ist die externe Vorgabe der Startwerte für Temperatur und Beladung des
Adsorberknotens sowie der Ventil- und Zyklenumschaltung möglich. Für die Optimierung werden
diese Startwerte und Umschaltzeitpunkte direkt aus dem bidispersen FE-Modell übernommen,
was für die Parameteridentifikation aus Stabilitätsgründen wichtig ist. Umgekehrt werden bei den
Simulationen im oben beschriebenen transienten Modell sowohl die Adsorberknotentemperatur als
auch die Ventilöffnungszeiten direkt im Modell mit Hilfe der hier modellierten Adsorberkammer
bzw. des Dampfknotens bestimmt. Damit eignet sich das komplexe transiente Modell gut für
Sensitivitätsanalysen und zur Validierung der Ergebnisse der Parameteridentifikation.
Bei der Parameteridentifikation bzw. der Optimierung für stationäre Zyklen ist die Zyklizität

der Beladungs- und Temperaturverläufe zu gewährleisten. Dies erfolgt durch die Variation der
Startwerte, bis die Abweichung zwischen den Beladungswerten zu Beginn und am Ende eines Zyklus
klein genug sind. Das typische Abbruchkriterium ist erreicht, sobald die Abweichung kleiner als 3%
der maximalen Beladung beträgt. Durch die derart garantierte Zyklizität ist sichergestellt, dass
das angepasste Modell nicht nur Beladungsverläufe für einen Zyklus optimal wiedergibt, sondern
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auch zur Simulation mehrerer sequentieller Zyklen geeignet ist bzw. dass sich die entsprechenden
Abweichungen nicht über die Zyklen aufsummieren. Diese Optimierung der Startwerte ist in den hier
betrachteten Fällen jedoch nicht erforderlich, da die Zyklizitätsbedingung aufgrund der geringen
Abweichungen im Rahmen der Fehler implizit gewährleistet wird. Es genügt folglich, direkt die
Startwerte aus den jeweiligen FE-Simulationen zu verwenden. Wie oben beschrieben erfolgt die
Umschaltung zwischen den verschiedenen Phasen im Zyklus bei der Anpassung wie im bidispersen
FE-Modell, wird folglich extern vorgegeben und nicht im transienten Modell bestimmt.
Die Minimierung erfolgt über die Variation der anzupassenden Parameter des LDF-Modells.

Weiterhin werden auch die Startgrößen x0 und T0 variiert. Da keine explizite Ableitung der Kosten-
funktion vorliegt, reduziert sich die Zahl der möglichen Optimierungsalgorithmen. Die verbleibenden
Algorithmen wurden durch Anpassung von Schrittweitensteuerung und Zielfunktionsparametern
an das Problem angepasst. Der (empirische) Vergleich von Stabilität, Verlässlichkeit und Genauig-
keit beim Auffinden der (lokalen) Minima für die hier untersuchte Kostenfunktion begründet die
Verwendung des Levenberg-Marquardt-Algorithmus (Levenberg 1944; Marquardt 1963)18

Alle Werte wie Beladungen, Temperaturen und Parameter müssen auf Standardwertebereiche
skaliert bzw. normalisiert werden, um die numerische Optimierung zu stabilisieren. Eine Unter-
teilung in mehrere Optimierungsabschnitte mit zusätzlichen Stetigkeitsbedingungen wie beim
Mehrzielverfahren (Hanke-Bourgeois 2009, S. 657) ist jedoch nicht erforderlich.
Die Anpassung erfolgt anhand von sieben verschiedenen Betriebspunkten (siehe Tabelle 4.3)

mittels eines einfachen Adsorptionszyklus:

1 Kühlung des Adsorbers bei geschlossenem Ventil bei konstanter Beladung (isostere Phase,
keine Umladung und keine Kammerinteraktion, da keine Kammer vorhanden ist),

1→2 Öffnung des Ventils bei Gleichheit des Gleichgewichtsdrucks am Adsorberknoten und des
Sättigungsdampfdrucks zur Verdampfertemperatur,

2 Adsorption bei geöffnetem Ventil und andauernder Kühlung des Adsorbers,

2→3 Umschaltung in den Desorptionshalbzyklus nach festgelegter Zeit tcycle/2 und Schließen des
Ventils,

3 Heizung des Adsorbers bei geschlossenem Ventil bei konstanter Beladung (isostere Phase),

3→4 Öffnung des Ventils bei Druckgleichheit am Adsorberknoten und im Kondensator,

4 Desorption bei geöffnetem Ventil und andauernder Heizung des Adsorbers

4→1 Umschaltung in den nächsten Adsorptionshalbzyklus nach festgelegter Zeit tcycle und Schließen
des Ventils.

Da sowohl im bidispersen FE-Modell als auch im – für die Optimierung – vereinfachten Modell keine
Kammer enthalten ist, sind die Umschaltzeitpunkte leicht verschoben gegenüber den im transienten
Modell bestimmten. Die Zustandsumschaltung von isoster nach isobar erfolgt in COMSOL wie oben
beschrieben druckbasiert, die Halbzyklenumschaltung erfolgt zu den fest vorgegebenen Zeiten. Die
Umschaltzeitpunkte werden direkt an das vereinfachte Modell übergeben und dort übernommen,
um bei der Optimierung keine Abweichungen durch Umschaltverschiebungen zu erhalten.

Zur Untersuchung der Sensitivität und der Modell- und Anpassungsgüte werden die für die jewei-
ligen Betriebspunkte ermittelten effektiven Diffusions-Koeffizienten um ihren halben Wert verringert
(auf β/2) sowie um ihren halben Wert erhöht (auf 3β/2). Weiterhin werden die Stofftransport-
Koeffizienten für die verschiedenen Betriebspunkte so lange erhöht, bis sich die Beladungsverläufe
18Die Parameter des Algorithmus müssen jedoch mit Bedacht bestimmt oder in einem großen Bereich untersucht

bzw. ausprobiert werden. Je nach Betriebspunkt werden andernfalls aufgrund sehr stark richtungsabhängiger
Gradienten und flacher Täler im Optimierungsgebiet auch lokale Minima nicht zuverlässig ermittelt.
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Tabelle 4.3.: Betriebspunkte zur Parameteridentifikation eines LDF-Modells für das Adsorptions-
paar SAPO-34/Wasser. Die Diffusionskoeffizienten βads und βdes sind für die jeweiligen
Betriebspunkte separat angepasst und spezifisch zur Adsorbensmasse gegeben. Die Zy-
klenzeit tcycle bezieht sich auf die Abfolge von Adsorptions- und Desorptionshalbzyklus,
die Halbzyklen dauern jeweils die halbe Zeit tcycle/2.

Betriebspunkt 1 2 3 4 5 6 7
tcycle s 500 500 500 300 1000 400 500 Ø
Tev ℃ 10 5 15 10 10 12 10
Tcd ℃ 40 40 40 40 40 40 30
Treg ℃ 95 95 95 95 95 95 80

βads s−1bar−1kg−1 0.4700 0.4994 0.4933 0.4746 0.4732 0.4820 0.5684 0.4944
βdes s−1bar−1kg−1 0.0744 0.0885 0.0777 0.0754 0.0774 0.0806 0.1360 0.0871

nicht mehr verändern, folglich keine Stofftransportlimitierung mehr vorliegt und nur noch die aus
den Geometriedaten des Adsorbermoduls abgeschätzten Wärmetransportkoeffizienten bzw. der
Wärmetransport die Beladungsänderung begrenzen (Stoff∞).

Schließlich werden – bei Verwendung der identifizierten effektiven Diffusionskoeffizienten – die
Wärmetransportkoeffizienten bzw. das Produkt der Koeffizienten und der zugeordneten effektiven
Wärmeübertragungsflächen (UA)hx erhöht (Wärme∞), sodass nur noch der Stofftransport den
Zyklenverlauf limitiert. Alle Ergebnisse sind in Abbildung 4.6 dargestellt. Die Graphen zu den
weiteren Betriebspunkte befinden sich in Abschnitt B.3.

Auch für den Wärmetransport ließe sich im Rahmen der Parameteridentifikation ein effektiver
Wärmedurchgangskoeffizient Uhx aus (4.12) ermitteln. Stattdessen wird im Rahmen dieser Arbeit
jedoch eine Abschätzung auf Basis der Material- und geometrischer Daten vorgenommen. Dies
begründet sich zunächst dadurch, dass eine gleichzeitige Optimierung von effektiven Wärme- und
Stofftransportkoeffizienten die Abweichungen zwischen beiden Modellen kaum verringert, und die
Abweichung bereits bei Verwendung des abgeschätzten, nicht optimierten Wärmetransportkoeffizi-
enten sehr gering ist: Die durchschnittliche Komposit-Temperatur aus dem bidispersen FE-Modell
entspricht der Temperatur des Adsorberknotens bei Verwendung des LDF-Modells sehr genau,
obwohl nur ein Knoten in Richtung der Schichtdicke verwendet wird (siehe Abbildung 4.6).
Weiterhin ergeben sich bei der Optimierung gegenüber der Schätzung auf Basis von Geometrie,

Material und Struktur signifikant abweichende Parameterwerte, die nicht mit den geometrischen
Gegebenheiten vereinbar sind: Wärmetransport- und Stofftransportkoeffizienten interagieren offenbar
in Bezug auf Temperatur und Beladung des Adsorberknotens. Physikalisch bedeutet dies, dass ein
erhöhter Stofftransportkoeffizient einen veringerten Wärmetransportkoeffizienten partiell ausgleichen
kann – und umgekehrt; ohne dass sich zeitlicher Verlauf von Beladung oder Temperatur deutlich
ändern.

Anzumerken ist schließlich noch, dass auch im bidispersen FE-Modell mangels gemessener Werte
für den Wärmetransport ebenfalls auf dieselbe Abschätzung für den effektiven Wärmetransportko-
effizienten zurückgegriffen wird. Die Bestimmung einer effektiven Dicke (siehe Unterabschnitt 4.3.2)
ist aufgrund der Diskretisierung im bidispersen FE-Modell jedoch nicht notwendig.
Für die Simulationen im transienten Modell müssen bei prompten und übergangslosen bzw.

instantanen Umschaltungen einige Maßnahmen ergriffen werden. Zur Erhöhung der physikalischen
und numerischen Stabilität wird der Diffusionskoeffizient nach der Umschaltung für eine kurze
Zeitspanne erniedrigt, typischerweise für 5 s. Dennoch strömt zu Beginn der Adsorptionsphase bei
noch geschlossenem Ventil rasch Adsorptiv aus der Kammer zum Adsorber, da der durch das Wär-
meträgerfluid schnell abkühlende und zuvor desorbierte Adsorber im Verhältnis zur Kammergröße
große Mengen an Gas adsorbiert. Dabei kühlt das verbleibende Adsorptiv in der Kammer stark
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Abbildung 4.6.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den ersten Betriebspunkt
aus Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (10, 40, 95) ℃ und einer Zyklenzeit von
tcycle = 500 s. Vergleich zwischen bidispersem FE-Modell (COMSOL) und verschie-
den parametrisierten LDF-Modellen sowie Gleichgewichtsbeladungen. Dargestellt
sind Ergebnisse für die angepassten bzw. optimierten (LDF) und für davon variierte
Diffusionskoeffizienten (β/2, 3β/2) sowie für nicht-limitierenden Stoff- (Stoff∞)
und Wärmetransport (Wärme∞). Diese Varianten sind mittels des transienten Mo-
dells und für unabhängig bestimmte stationäre Startwerte und Umschaltzeitpunkte
bestimmt. Die Sprünge bei der Gleichgewichtsbeladung zu Beginn und bei der hal-
ben Zyklenlänge entstehen durch die übergangslose, harte Halbzyklenumschaltung
(Ventil schließt bei gleichzeitigem Temperatursprung des Wärmeträgerfluids) in
den folgenden isosteren Phasen.

ab – da am ausströmenden Gas Volumenarbeit geleistet werden muss19 und der Wärmeübergang
vom Adsorber auf das Gas in der Kammer relativ langsam erfolgt. Fällt die Temperatur des Gases
soweit ab, dass die Siedetemperatur erreicht wird, so beginnt das Gas zu kondensieren.
Kondensation in der Kammer ist im Modell jedoch nicht implementiert und muss vermieden

werden. In realen Systemen sind solch schnelle Temperaturwechsel ohnehin kaum realisierbar. Sie
werden insbesondere wegen Vermischungseffekten im Wärmeträgerfluid und wegen der sensiblen
Masse der Rohre verschmiert.

In der Simulation wird nun ein künstlich erhöhter Wärmetransport zwischen Kammer und Adsor-
berknoten verwendet, um Kondensation des Gases zu vermeiden. Die resultierenden Auswirkungen
auf die Simulationsergebnisse sind vernachlässigbar. Andererseits hätte ein erhöhter Wärmetransport
zwischen Kammer und Verdampfer bzw. Kondensator einen signifikanten Einfluss auf die Effizienz,
da ungenutzte Antriebswärme direkt abfließen kann. Entsprechend wird dieser Wärmestrom nicht
erhöht und verschwindet zusätzlich bei geschlossenem Ventil (siehe auch (4.14)).

In Abbildung 4.6 ist auch der zeitliche Verlauf der Gleichgewichtsbeladung zu Knotentemperatur
und -druck aus dem transienten Modell gezeigt. Die Gleichgewichtsbeladung zeigt starke Sprünge zu
den Umschaltzeiten und bei geschlossenem Ventil. Kleine Abweichungen in der Temperatur oder der
Umschaltzeit haben hier starke Auswirkungen, da die Adsorptionsisothermen in weiten Bereichen
nichtlinear sind und die Umschaltzeitpunkte in der Simulation Unstetigkeiten darstellen, die im
realen System nicht auftreten aufgrund von Undichtigkeiten in den Ventilen und einer trägeren
thermischen Antwort des Wärmeträgerfluids, insbesondere aufgrund von Vermischung im Fluid.

19Nähert man das Realgas durch ein ideales Gases und betrachtet das Ausströmen des Gases aus dem offenen System
als adiabaten Prozess, so kann die sich einstellende Temperatur in Abhängigkeit vom herrschenden Kammerdruck
über die Adiabatengleichung bestimmt werden (siehe z. B. Hahne 2010, S. 125ff, Abschnitt 3.8.2 Ausströmung
eines idealen Gases aus einem Behälter).
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Weiterhin hängt der Verlauf der Gleichgewichtsbeladung stark von der Modellierung der Kammer
im transienten Modell und von den Umschaltzeitpunkten ab.

Die großen Unterschiede zwischen den Werten der Diffusionskoeffizienten für die Adsorption und
für die Desorption in Tabelle 4.3 erklären sich wie oben beschrieben durch (4.42). Die Beladung x
und damit die Stoffkonzentration in den Mikroporen ist zu Ende der Adsorption deutlich höher,
gleichzeitig sind Temperatur und Druck niedriger. Setzt man die (externen) Temperaturen für
den ersten Betriebspunkts an (Treg = 95 ℃, Tcd = 40 ℃, Tev = 10 ℃), so ergibt sich der variable
Term Tx/p aus (4.42) für die Desorption zu Tregxmin/pcd ≈ 340 K/bar sowie für die Adsorption
zu Trjxmax/pev ≈ 7000 K/bar. Damit beträgt das Verhältnis rund 20. Daraus erklärt sich die
Notwendigkeit getrennter effektiver Transportkoeffizienten für Ad- und Desorption. Die Unterschiede
in den effektiven Diffusionskoeffizienten ergeben sich aus der unterschiedlichen Stoffkonzentrationen
in den Mikroporen.
Bei der Parameteridentifikation und bei der Anpassung der Adsorptionskinetik müssen sowohl

Zyklen, die bis zur Sättigung führen, als auch solche, die lange vor der Sättigung abbrechen,
berücksichtigt werden.

• Im ersteren Fall stellen sich Startwerte und Stofftransportkoeffizienten derart ein, dass die
Beladungswerte im gesättigten Bereich und bei nahezu stationären Temperaturen gut getroffen
werden, da die entsprechenden Abweichungen ein großes Gewicht in der Kostenfunktion (4.51)
erhalten.

• Im letzteren Fall erhalten Zyklenabschnitte, in denen die Beladungs- und Temperaturän-
derungen groß sind, in der Kostenfunktion bzw. im kumulierten quadratischen Fehler ein
höheres Gewicht. Hier hat die genaue Abbildung der Adsorptionskinetik großen Einfluss auf
den resultierenden Stofftransportkoeffizienten.

Die Betriebspunkte in Tabelle 4.3 decken beide Fälle ab.
Da für eine bessere Generalisierbarkeit und zur Vereinfachung des LDF-Modells für alle Betrieb-

spunkte ein einziges Paar von Stofftransportkoeffizient angepasst wird – d. h. ein Parameter für
die Adsorption und ein zweiter für die Desorption –, sollte die Optimierung idealerweise für alle
Betriebspunkte und entsprechend eine kumulierte Kostenfunktion gleichzeitig erfolgen. Dies ist
im Rahmen dieser Arbeit aus Stabilitätsgründen nicht erfolgt. Die Auswirkungen dieser lokalen
Vorgehensweise wurden jedoch untersucht.

Die geringen Abweichungen zwischen den einzeln ermittelten Parametern legen zunächst eine
einfache Mittelung zur Bestimmung eines für alle Betriebspunkte einsetzbaren effektiven Diffu-
sionskoeffizienten nahe. Die Verwendung der gemittelten Diffusionskoeffizienten hat gegenüber
der Verwendung der auf diesen Betriebspunkt optimierten Koeffizienten wiederum einen geringen
Einfluss auf die Berechnung von Beladungs- und Temperaturverläufen einzelner Betriebspunkte.
Die Abweichungen liegen im Rahmen der weiteren Ungenauigkeiten (z. B. aus Experiment, Modell
und Stoffdaten) und sind nicht signifikant. Schließlich soll das Modell auch auf nicht untersuchte
und durch Messungen belegte Betriebspunkte, insbesondere für höhere Temperaturen, andere
Adsorbentien und geringere Schichtdicken, verallgemeinert werden. Hier sind größere Abweichungen
zu erwarten.

Bei dem letzten in Tabelle 4.3 angegebenen Betriebspunkt mit der niedrigsten Kondensatortem-
peratur von Tcd = 30 ℃ und einer etwas niedrigeren Antriebstemperatur von Treg = 85 ℃ ergeben
sich signifikant höhere Diffusionskoeffizienten als bei den anderen Betriebspunkten: Mit weiteren
Anpassungsdaten für eine größere Zahl von Betriebspunkten mit variierten Temperaturen könnte es
daher ggf. sinnvoll sein, temperatur- bzw. druckabhängige Diffusionskoeffizienten zu bestimmen.

Der während der Desorptionsphase gegenüber den anderen Betriebspunkten deutlich erniedrigte
Druck kann die Erhöhung des Diffusionskoeffizienten in der Desorptionsphase möglicherweise
verursachen, die Veränderung in der Adsorptionsphase jedoch nicht direkt. Allerdings verschiebt sich
durch die veränderte Desorptionsphase mit einer geringeren minimalen Beladung am Ende auch der
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Beladungsverlauf im Adsorptionshalbzyklus. Für umfassendere Untersuchungen und Auswertungen
sind jedoch weitere Messungen und Anpassungen erforderlich.

4.4. Speichermodul
Das Speichermodul dient zur Modellierung eines thermischen Schichtspeichers. Im Gegensatz zum
Adsorptionsmodul, das für die Modellierung aller implementierten Adsorptionszyklen benötigt
wird, ist das Speichermodul nur für die Modellierung des Stratisorp-Zyklus erforderlich. In diesem
Fall ist der Speicher in den Adsorptionzyklus integriert und stellt die zentrale Komponente des
Stratisorp-Systems dar. Entsprechend ist das Speichermodul hauptsächlich an den Erfordernissen
des Stratisorp-Zyklus orientiert.
Der thermische Schichtspeicher kann dabei drei Funktionen erfüllen. Er dient

1. primär zur internen Zwischenspeicherung der bei der Abkühlung im Adsorptionszyklus
freiwerdenden sorptiven (latenten) und sensiblen Wärmen, die später im Desorptionshalbzyklus
wieder zum Antrieb dienen,

2. zur Pufferung der von außen zugeführten Antriebswärme, die auch bei Zyklen ohne integrierten
Speicher häufig erforderlich ist und dann ggf. ebenfalls über einen (kleinen) Speicher erfolgen
muss, sowie

3. ggf. zur Pufferung der Rückkühlwärme, die im Heizfall zur Heizung und im Kühlfall zum
Rückkühler (Kühlturm) extern abgeführt wird.

Der erste Punkt entspricht der internen Wärmerückgewinnung. Durch die Zwischenspeicherung der
im Adsorptionshalbzyklus anfallenden Wärme und ihrer Wiederverwendung im Desorptionshalbzy-
klus kann die Effizienz von Adsorptionszyklen entscheidend gesteigert werden. Die typische mittlere
Speicherdauer beträgt dabei ungefähr eine Halbzyklenlänge, häufig in einer Größenordnung von
einigen Minuten bis zu einer halben Stunde für typische Betriebspunkte.

Da der Adsorber im Adsorptionshalbzyklus von hoher auf niedrige Temperatur heruntergekühlt
wird, fällt zu Beginn des Adsorptionshalbzyklus die besonders wertvolle und knappe Abwärme
hoher Temperatur an. Der Bedarf für die Desorption ist in diesem Temperaturbereich größer als
das Angebot während der Adsorption. Umgekehrt wird im Desorptionshalbzyklus der Adsorber
von niedriger auf hohe Temperatur erwärmt, sodass die wertvolle Wärme hoher Temperatur erst
spät im Desorptionshalbzyklus benötigt wird. Damit muss gerade die wertvolle Wärme deutlich
länger als eine Halbzyklenlänge zwischengespeichert werden. Dies stellt eine Herausforderung für
die Zwischenspeicherung dar.
Bei der Pufferung von Antriebswärme liegt die Speicherdauer typischerweise im Bereich einer

Halbzyklenlänge. Dabei soll durch Leistungsglättung eine instationäre, ungleichmäßige Belastung der
Antriebswärmequelle vermieden werden. Liegt die Speicherdauer für die Antriebswärme hingegen im
Bereich einiger Stunden oder bei entsprechender Speichergröße und -güte auch im Bereich weniger
Tage, so wird z. B. bei einem System zur solaren Kühlung solarthermische Antriebswärme oder bei
einem Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungs-System Abwärme aus anderen Prozessen gepuffert, wenn die
Kühl- oder Heiznutzleistung erst zu einem späteren Zeitpunkt benötigt wird (Lastverschiebung).
Ist die Wärmepumpe zum Zeitpunkt der Einkopplung der Antriebswärme außer Betrieb, da keine
Nutzleistung benötigt wird, so kann nicht nur das Fluid im oberen Bereich des Speichers, sondern
die gesamte Fluidmenge auf die maximale Antriebstemperatur erwärmt werden. Damit erhöht sich
die Speicherkapazität deutlich.
Bei der Abführung der Rückkühlwärme liegt eine typische Speicherdauer im Bereich mehrerer

Stunden. Im Heizfall kann auf diese Weise eine geringer dimensionierte Wärmepumpe eingesetzt
werden, indem schon zu Niederlastzeiten Nutzwärme erzeugt wird und so eine spätere Spitzenlast
abgefedert wird. Im Kühlfall können die kühleren Umgebungstemperaturen in der Nacht zur Wär-
meabfuhr verwendet werden und entweder der Kühlturm kleiner ausgeführt oder die Systemeffizienz
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aufgrund niedrigerer Rückkühltemperaturen erhöht werden. Eine Verstetigung der Nutzwärme im
Heizfall ist hingegeben kaum erforderlich, da auch bei Verwendung nur eines Adsorbers in beiden
Halbzyklen Nutzwärme auf ähnlichen Temperaturniveaus anfällt: während der Adsorption am
Adsorber und während der Desorption am Kondensator. Außerdem sind selbst vergleichsweise flinke
Raumwärmeübergabesysteme thermisch derart träge, dass sich aus der Variation der Nutzwär-
me innerhalb des Adsorptionswärmepumpenzyklus für den Nutzer keine negativen Auswirkungen
ergeben.
Genauso ist beim Einsatz von thermisch trägen Kälteübergabesystemen wie Kühldecken keine

Verstetigung der Nutzkälte erforderlich. Hier kann auf einen weiterer Speicher auf Nutzkältetempe-
raturniveau verzichtet werden. Im Falle von relativ flinken Gebläsekonvektoren20 zur Luftkühlung
oder -entfeuchtung gilt dies nicht, hier kann auf einen weiteren Pufferspeicher kaum verzichtet
werden.

Die Pufferung der Wärme bzw. des Fluids im Speicher erfolgt temperaturabhängig, d. h. das
Fluid wird wie zu Beginn des Kapitels beschrieben (siehe Abschnitt 4.1.2) über konzentrische
(Entnahme-)Ringe temperaturabhängig entnommen, und entweder über eine passive Ladelanze
(siehe Abbildung 4.7a) oder ebenfalls über (Lade-)Ringe (siehe Abbildung 4.7b) wieder gleichsam
temperaturabhängig eingeschichtet. Eine Übersicht über weitere Konzepte zur temperaturselektiven
und vermischungsarmen Be- und Entladung thermischer Schichtspeicher findet sich bei (Göppert
et al. 2008; Lohse et al. 2008). Eine Vermischung des Fluids sowie Wärmeleitung im Speicher muss
durch konstruktive Maßnahmen an Lanze, Ringen, hydraulischen Elementen, Speicherwand und
weiteren Einbauten sowie durch eine geeignete Betriebsführung mit möglichst kleinen Massenströmen
und zur Aufrechterhaltung eines monoton mit der Speicherhöhe ansteigenden Temperaturverlaufs
(Stratifizierung) weitmöglichst reduziert werden. Komplexere Speichergeometrien mit besseren
thermischen Eigenschaften sind denkbar, so etwa mehrere abgegrenzte, konzentrisch ineinander
angeordnete Speicher („Zwiebelschalen-Prinzip“). Dabei steigt jedoch der konstruktive Aufwand,
weshalb solche Konzepte späteren Weiterentwicklungen vorbehalten bleiben und im Rahmen dieser
Arbeit nicht weiter betrachtet werden.

Die für die interne Wärmerückgewinnung benötigte Speichergröße skaliert mit der Adsorbensmenge
(wegen des zur Adsorbensmenge proportionalen sorptiven Wärmeumsatzes) und der weiteren
(sensiblen) thermisch zyklierten Masse (z. B. Wärmeübertrager, ggf. Trägerstruktur wie Metallfasern
oder Kleber, Verrohrung; sensibler Wärmeumsatz). Hochleistungsadsorber, die durch eine verbesserte
Wärme- und Stoffübertragung kürzere Zyklenzeiten erlauben, erreichen spezifisch pro thermische
Masse eine höhere Nutzleistung. Entsprechend genügen dann kleinere Speicher.

4.4.1. Geometrie des Speichers
Bei der geometrischen Auslegung des Speichers ist ein Zielkonflikt zu berücksichtigen: Einerseits
soll die Vermischung aufgrund des vertikalen Temperaturgradienten entlang der Speicherhöhe und
damit die exergetischen Verluste gering gehalten werden. Dafür eignet sich ein relativ hoher Tank
mit schlankem Durchmesser. Andererseits soll die Speicheroberfläche möglichst klein sein, um in
erster Linie die energetischen Verluste an die Umgebung sowie in zweiter Linie Materialverbrauch,
Gewicht und thermische Masse von Speichertank und Lanzen zur Ansteuerung der Ringe gering
zu halten. Hierfür bietet wiederum ein weniger hoher Speicher mit größerem Querschnitt Vortei-
le. Weiterhin erlaubt ein größerer Querschnitt auch ringförmige Extraktions- und ggf. Laderinge
größeren Durchmessers. Damit kann die Gesamtfläche der gerichteten Fluidein- bzw. -auslässe auf
den Ringoberflächen anwachsen (siehe Abbildung 4.7). Bei konstantem Massenstrom verringern
sich dann die Strömungsgeschwindigkeiten entsprechend, und in der Folge nehmen auch induzierte
Turbulenz und Vermischung bei Ein- und Ausschichtung ab. Schließlich ist bei der Festlegung der
Speicherhöhe die typische Einbausituation in einem Keller eines Einfamilienhauses zu beachten:
Ein übliches maximales Kippmaß von 2.30m führt bei Beachtung der Isolationsschicht und der
20Englisch: fan coils
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Abbildung 4.7.: Speicherkonzepte mit passiver Ladelanze und Ringen für die Entnahme bzw. Ex-
traktion (links, 4.7a) und mit Ringen für Entnahme und Beladung (rechts, 4.7b).
In beiden Fällen ist ein Zeitpunkt im Adsorptionshalbzyklus dargestellt, d. h. der
Speicher nimmt Wärme auf. Das Fluid wird mit niedrigerer Temperatur bei ge-
ringerer Höhe entnommen und mit höherer Temperatur bei größerer Höhe wieder
eingeschichtet. Die Farben repräsentieren qualitativ die Fluidtemperaturen. Heizer
und Kühler beinhalten Wärmeübertrager, um das Speicher- bzw. Wärmeträgerfluid
im Speicher von den externen Fluidkreisen zu entkoppeln. Links am Speicher
repräsentieren die eingefärbten Rechtecke symbolisch Bereiche erhöhter Konvektion
in Folge der Fluidein- und -auslässe (rot: Heizer, gelb: Adsorber, blau: Kühler).

Aufbauten und einem Durchmesser von rund 0.20m auf eine maximale Höhe von 1.90m. Ent-
sprechend wird diese Höhe für die Standardgeometrie gewählt. Das benötigte Speichervolumen
bestimmt sich bei Betrachtung des jeweiligen Anwendungsfalls – z. B. Verwendung nur zur inter-
nen Wärmerückgewinnung oder zusätzlich für die möglicherweise langandauernde Speicherung
von Antriebswärme –, der gewünschten Systemgröße und der Wärmekapazität des verwendeten
Speicher-bzw. Wärmeträgerfluids. Dabei muss die Frage beantwortet werden, wie groß die in einem
Zyklus im Nennbetriebspunkt zurückgewonnene Wärme und die aufgewendete Antriebswärme ist.

4.4.2. Heizer und Kühler
Ein Zusatznutzen des Stratisorp-Speichers ist die Möglichkeit zur Leistungsglättung bei der Zufuhr
von Antriebs- sowie bei der Abfuhr von Rückkühlwärme. Eine solche Glättung ist bei vielen An-
triebswärmequellen und Rückkühlsystemen bzw. Heizungssystemen vorteilhaft. Dazu ist allerdings
die direkte Einbringung bzw. Entnahme von Antriebs- oder Rückkühlwärme in den bzw. aus dem
Speicher notwendig, denn nur dann können diese Wärmemengen dort auch zwischengespeichert
und kontinuierlich zu- oder abgeführt werden. Entsprechend werden ein Heizer und ein Kühler
am oberen bzw. unteren Bereich des Speichers hydraulisch angebunden. Bei diesen Fluid-Fluid-
Wärmeübertragern – typischerweise als Gegenstromwärmeübertrager realisiert – handelt es sich um
konkrete Realisierungen der in Abschnitt 3.2.4 beschriebenen Komponenten. Im Regelfall bringen
sie über externe Wärmeträgerkreisläufe die Wärme der Antriebswärmequelle in den Speicher ein21

bzw. führen im Speicher vorhandene Rückkühlwärme an die Mitteltemperaturwärmesenke ab. Die

21Eine andere Möglichkeit wäre die direkte Integration eines Gasbrenners in den Speicher. Damit könnten der
zusätzliche Heizer-Wärmeübertrager und gleichzeitig die energetischen Verluste im externen Fluidkreis entfallen.

120



4.4. Speichermodul

Speichertank

Einlassöffnungen

Entnahmeringe

Schichtladelanze

Mehrwegeventil

(a) Schichtspeicher mit passiver Ladelanze, zehn Ent-
nahmeringen und Mehrwegeventil

Adsorption

Desorption

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

1
2

3

4

5

6
7

8

9

10

1
2

3

4

5

6
7

8

9

10

V
1

V 1

V 2

V
1

V
2

V
2

(b) Schichtspeicher mit zehn Lade- und Entnahme-
ringen sowie zwei gekoppelten Mehrwegeventilen

Abbildung 4.8.: Geometrie des Schichtspeichers mit axialer Schichtladelanze und zehn konzentri-
schen Entnahmeringen (links, 4.8a) sowie Beladung und Entladung des Schichtspei-
chers mit zehn Lade- und Entnahmeringen und zwei gekoppelten Mehrwegeventilen
(rechts, 4.8b). Symbolisch sind die gerichteten Fluidein- und -auslässe auf den
Ringoberflächen zu sehen. (Bildquelle: Schwamberger, Joshi, Taheri et al. 2010)

typischen (mittleren) Temperaturspreizungen zwischen den Vor- und Rückläufen korrelieren mit
den Höhendifferenzen zwischen Entnahme und Wiedereinschichtung am Speicher. Die Höhen für
die Entnahme von Kühler und Heizer sowie die externen und internen Massenströme müssen in
Abhängigkeit von der externen Wärmequelle oder -senke und den zugehörigen externen Temperatu-
ren, dem verwendeten Adsorptionspaar, der Anlagencharakteristik und der Nutzungsart bzw. der
typischen Betriebspunkte festgelegt werden. Die Wiedereinschichtung des vom Heizer erwärmten
Fluids erfolgt dagegen immer am Deckel des Speichers, des vom Kühler abgekühlten Fluids immer
am Boden des Speichers. Zur Abschätzung sinnvoller Werte können das stationäre Modell (siehe
Abschnitt 3.2) und die Parameter der abgeleiteten Heizer und Kühler konstanter differentieller
Wärmemenge (siehe Abschnitt 3.2.4) herangezogen werden.

Um die Freiheitsgrade bei Parameteruntersuchungen zu reduzieren, werden meist die internen
und externen Massenströme in Heizer und Kühler abhängig voneinander gewählt. Die Wärmekapa-
zitätsströme sollen auf beiden Seiten des Wärmeübertragers für eine hohe Effizienz gleich groß sein.
Im Falle gleicher Wärmeträgerfluide im Speicher und im jeweiligen externen Wärmeträgerkreis sind
dann auch die Massenströme gleich. Im Falle verschiedener Wärmeträgerfluide sind die Verhältnisse
der Massenströme umgekehrt proportional zu den Verhältnissen der Fluidwärmekapazitäten:

cext
htf ṁext = chtf,1ṁ1 = chtfṁ2 = γchtfṁ , (4.52)

wobei hier mit 1 die Größen an der externen Seite des Wärmeübertragers und mit 2 diejenigen an
der internen, d. h. zum Speicher gerichteten Seite, bezeichnet werden. Die zweite Gleichheit deutet
an, dass die internen Massenströme durch Heizer und Kühler meist relativ zum Systemmassenstrom
festgelegt werden (Verhältnis γ ≤ 1).
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4. Klassische Zyklen, Stratisorp-Konzept und transiente Modellierung

Der Verzicht auf einen Heizer und stattdessen die direkte Ankopplung der Antriebswärmequelle
an den Adsorber zu Ende des Desorptionszyklus, wenn die im Adsorptionshalbzyklus angefallene
Wärme nicht mehr zum Antrieb genügt, führt zu einer instationären Belastung der Antriebswärme-
quelle. Dies ist für viele Antriebswärmequellen problematisch, da ein taktender oder modulierender
Betrieb entweder nicht möglich ist oder zumindest Effizienz oder Energieausbeute sinkt. Auf kom-
plexe Antriebswärmequellen wie den Kühlkreis von Kraftwärmemaschinen oder solarthermische
Kollektoren trifft dies besonders zu. Die reduzierte Vermischung im Speicher aufgrund der geringeren
maximalen Temperatur im Speicher und die reduzierte zu speichernde Wärmemenge kann diesen
Nachteil in den betrachteten Fällen nicht ausgleichen.

4.4.3. Dominierende physikalische Effekte im Speicher
Im Speichermodell treten gleichzeitig vier prinzipiell im eindimensionalen Fall separierbare Vorgänge
oder Effekte auf:

1. Von außen erzwungene Fluidzirkulationen durch Adsorber, Heizer und Kühler, d. h. Laden
und Entladen des Speichers über drei Schnittstellen zur Entnahme und Wiedereinspeisung von
Wärmeträgerfluid (respektive Ein- und Auslässe). Entsprechend müssen drei Zirkulationspum-
pen eingesetzt werden, die allerdings im Modell nicht abgebildet werden. Insbesondere bleibt
auch der zugehörige Hilfsenergiebedarf für den Betrieb der Pumpen unberücksichtigt. Die
primären Strömungsvorgänge und die damit verbundene Konvektion in vertikaler Richtung
innerhalb des Speichers sowie in den Speicher hinein und aus dem Speicher heraus können über
ideale fraktionelle Pfropfenströmungen abgebildet werden. Diese idealen Pfropfenströmungen
können ohne Verwendung eines Differentialgleichungslösers berechnet werden und werden
im Modell für eine größere Flexibilität nacheinander (d. h. separat) für den Haupt- bzw.
Adsorberkreislauf, für den Kühler- sowie für den Heizerkreislauf bestimmt. Sie umfassen nur
die erwünschten Strömungsvorgänge und die zugehörige Konvektion.

2. Mit der Fluidzirkulation verbundene sekundäre Strömungs- bzw. Konvektionsvorgänge im
Speicher, die nicht über die ideale Pfropfenströmung abgebildet werden, aber durch die vertikale
Strömung und durch Ein- und Ausströmen des Fluids verursacht werden. Hierbei handelt es
sich um unerwünschte Konvektionseffekte und damit verbundene exergetische Verluste. In der
Realität lassen sich diese Sekundäreffekte durch das Einbringen poröser Schwämme reduzieren
(Joshi 2015), die den Fluidstrom verstetigen und Turbulenzen unterdrücken können.

3. Wärmeleitung durch Fluid und vertikale Wärmeleitung in der Speicherwand: Diese Kondukti-
onseffekte führen ebenfalls zu exergetischen Verlusten.

4. Wärmeverluste über die Behälterwand, d. h. über Boden, Deckel und Zylinderhülle durch die
Dämmschicht an die Umgebung: Aus der Konduktion folgen energetische Verluste.

Für die drei letzteren Effekte kann jeweils ein separates Differentialgleichungssystem angegeben
werden. Im Modell wird aus Gründen der Recheneffizienz auf drei separate Löseraufrufe verzichtet
und zwei bzw. drei Effekte in einem kombinierten, gemeinsamen Differentialgleichungssystem
abgebildet. Die Flexibilität des Modells verringert sich dabei kaum.
Während eines Simulationslaufs wird in jedem externen Zeitschritt ∆t zunächst die von außen

erzwungene Konvektion aufgrund der Massenströme durch Adsorber, Heizer und Kühler ohne Lösung
einer Differentialgleichung berechnet. Anschließend werden dann die exergetischen und energetischen
Verluste und das resultierende Temperaturprofil im Speicher durch Lösung der zuvor genannten und
im allgemeinen Fall in Gleichung (4.66) beschriebenen kombinierten Differentialgleichung bestimmt.
Diese Sequenz wird für jeden externen Zeitschritt ∆t wiederholt.
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4.4. Speichermodul

Die Modellierung des Speichers erfolgt generell eindimensional, da die Kopplung mit einem
mehrdimensionalen CFD-Modell 22 die Rechenzeit des Systemmodells um mehrere Größenordnungen
erhöht.23

4.4.4. Eindimensionale Modellierung des Schichtspeichers:
Pfropfenströmung, (unerwünschte) Konvektion und Konduktion
Bei der eindimensionalen Modellierung des Wärmeträgerfluids innerhalb des zylindrischen Speichers
wird der dominierende vertikale Temperaturgradient (thermische Schichtung) und gleichzeitig auch
die Hauptströmungsrichtung entlang der Speicherhöhe aufgelöst. Temperaturänderungen und Neben-
strömungen in radialer Richtung sowie nicht-rotationssymmetrische Vorgänge in Azimuthrichtung
werden dagegen vernachlässigt. Das Modell und die zugehörigen geometrischen Größen sind in
Abbildung 4.9 grafisch veranschaulicht.

Die vertikale Temperaturschichtung stellt sich aufgrund der temperaturabhängigen Fluiddichte
ein. Als Anfangsbedingung wird meist ein lineares Temperaturprofil zwischen minimaler Rückkühl-
temperatur am Boden und maximaler Regeneriertemperatur am Deckel des Speichers gewählt.
Nach einem Einschwingvorgang stellt sich in jedem Fall das eingeschwungene Temperaturprofil ein.
Das initiale Temperaturprofil hat auf das zyklisch stationäre Temperaturprofil keinen Einfluss, wohl
aber darauf, wie viele Zyklen bis zum eingeschwungenen Zyklus berechnet werden müssen. Ist ein
Temperaturprofil bekannt, das verglichen mit dem linearen Verlauf näher am eingeschwungenen
Profil liegt, beispielswiese aus vorherigen Rechnungen, so kann durch dessen Verwendung der
Einschwingvorgang und damit der Simulationslauf beschleunigt werden. Typischerweise sind je nach
Systemkonfiguration24 eine zweistellige Anzahl von Simulationsläufen nötig, bis sich beginnend mit
dem linearen Profil ein nahezu stationäres Temperaturprofil einstellt.

Die Abbildung im Modell erfolgt durch die vertikale Diskretisierung des Speicherfluids in eine feste
Anzahl von Fluidpfropfen, hier als Schichten bezeichnet. Typische Werte für die Anzahl an Schichten
nly liegen im Bereich von 100 bis 1000, in Abhängigkeit von benötigter Genauigkeit und erlaubter
Rechenzeit. Die i. Schicht entspricht einem Fluidpfropfen mit der festen Masse mly

htf ≡ mstor
htf /nly

sowie der Temperatur T stor
i . Da die Temperatur innerhalb eines solchen Fluidpfropfens in der

Realität beispielsweise mit dem Radius bzw. mit dem Wandabstand deutlich variieren kann, stellt
die Verwendung einer (mittleren) Knotentemperatur eine Limitierung des Modells dar.

Die erzwungenen Strömungsvorgänge in vertikaler Richtung in Folge von Adsorber-, Heizer- und
Kühlermassenstrom werden durch eine ideale kontinuierliche bzw. fraktionelle Pfropfenströmung
(siehe Abschnitt 4.2.7) abgebildet. Im Gegensatz zu der Behandlung im Adsorber wird bei der
Pfropfenströmung im Speicher auch der (unerwünschte, nicht durch Massenströme erzwungene)
Wärmeübergang zwischen benachbarten Fluidpfropfen (bzw. -schichten) als die dominierende
Ursache von Irreversibilität bzw. Entropieproduktion abgebildet.25 Das vom Adsorber kommende
Fluid strömt mit dem Massenstrom ṁ wie in Abschnitt 4.1.2 beschrieben entweder über die passive
Ladelanze (siehe Abbildung 4.7a) oder über einen selektierten Ladering (siehe Abbildung 4.7b) in
den Schichtspeicher. Entnommen wird das Fluid in beiden Fällen über die Entnahmeringe. Die
jeweils im Sinne der thermischen Schichtung bzw. der Temperatur am besten geeigneten Lade- und
Entnahmeringe werden in jedem Zeitschritt neu bestimmt. Alle Schichten zwischen der Höhe der
gegenwärtigen Ausströmung aus der Ladelanze bzw. des selektierten Laderings und der Höhe des
selektierten Entnahmerings sind vom Adsorber- bzw. Systemmassenstrom betroffen. Dort werden
22Englisch: computational fluid dynamics, CFD
23Eine Kosimulation mit ANSYS Fluent ist für einige Betriebspunkte erfolgt. Dabei wurde das Adsorptionsmodul

direkt mit einem detaillierten, zweidimensionalen CFD-Modell des Speichers gekoppelt (siehe Franke 2014).
24Insbesondere spielt auch das Verhältnis zwischen Wärmeumsatz am Adsorber und Speichergröße eine entscheidende

Rolle. Die Berechnung von Teillastbetriebspunkten benötigt deutlich länger als jene von Volllastbetriebspunkten.
25Der Gesamtquerschnitt aller Kanäle im Adsorber ist typischerweise mindestens eine Größenordnung kleiner als der

horizontale Speicherquerschnitt. Entsprechend ist im Speicher die vertikale Strömungsgeschwindigkeit um eine
Größenordnung kleiner, und der (unerwünschte) Wärmetransport im Fluid hat einen wesentlichen Einfluss.
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in jedem externen Zeitschritt ∆t Anteile der entsprechenden Schichten verschoben. Der zugehörige
Faktor beträgt ṁ∆t/mly

htf . Maximal kann nur eine vollständige Schicht verschoben werden. Folglich
darf dieser Faktor nicht größter als 1 werden. Damit sind die Zeitschritte nach oben begrenzt:

∆t ≤ mly
htf
ṁ
≡ 1
ṁ

mstor
htf
nly

. (4.53)

Die verschobenen Anteile werden anschließend im Sinne der fraktionellen Pfropfenströmung voll-
ständig mit der jeweils in Strömungsrichtung liegenden Nachbarschicht vermischt.
Bei Heizer und Kühler erfolgen Entnahme und Einspeisung des Fluids bei jeweils festen Höhen

am Schichtspeicher.26 Der Heizermassenstrom zwischen Heizereinlass am Tankdeckel und tiefer
liegendem Heizerauslass ist gegenüber dem Systemmassenstrom verringert und beträgt

ṁht = γhtṁ . (4.54)

Analog beträgt der Kühlermassenstrom zwischen Kühlereinlass am Tankboden und höher liegendem
Kühlerauslass

ṁcl = γclṁ . (4.55)
Die Verhältnisse γht und γcl werden dabei als Heizer - bzw. Kühleranteil bezeichnet.

Damit betreffen die entsprechenden Pfropfenströmungen in jedem Zeitschritt jeweils dieselben Hö-
henabschnitte bzw. dieselben Schichten. Nach der anteiligen Verschiebung der betroffenen Schichten
erfolgt wie beim Systemmassenstrom die Vermischung mit den benachbarten Schichten in Strö-
mungsrichtung. Während des Zyklus werden die beschriebenen Pfropfenströmungen superponiert:
Da sich der vom Systemmassenstroms beeinflusste Bereich ständig verschiebt, ergeben sich – je nach
Strömungsrichtung positive und negative – Überlagerungen mit Heizer- und Kühlermassenstrom.

Der Vermischungsvorgang bei den fraktionellen Pfropfenströmungen hat wie im Adsorber – sofern
der Verschiebungsfaktor nicht genau 1 beträgt – auch im Speichermodul eine künstliche, von der
Diskretisierung abhängige und modellimmanente Irreversibilität zur Folge. Diese Entropieproduk-
tion muss in der Entropiebilanz berücksichtigt werden und sollte gegenüber den physikalischen
Irreversibilitäten vernachlässigbar sein.

Um im eindimensionalen Modell neben Wärmeleitung in Fluid und Behälterwand sowie erzwun-
gener Konvektion in Folge der Hauptströmung auch die unerwünschte Konvektion (siehe z. B.
Kleinbach, Beckman und Klein 1993) wie Auftriebseffekte bzw. Konvektionswalzen in Wandnähe,
Einströmwirbel, Ansaugeffekte am Rand der Lanze und Überschießen bei der Ausströmung aus
Lanze oder Ladering abbilden zu können, wird eine effektive Wärmeleitfähigkeit eingeführt (Zurigat,
Liche und Ghajar 1991; Zurigat, Maloney und Ghajar 1989; Taheri, Schmidt und Gabi 2015;
Seubert, Fluri und Platzer 2014). Diese effektive Wärmeleitfähigkeit λeff ist in Abhängigkeit der
Höhe – beispielsweise in Nähe von Fluidein- und -auslässen – gegenüber der tatsächlichen Wärme-
leitfähigkeit des Wärmeträgerfluids überhöht. Durch diese Überhöhungen sollen näherungsweise
jene Konvektions- und Konduktionseffekte, die nicht bereits durch die ideale Pfropfenströmung
modelliert werden, abgebildet werden (siehe zu numerischen Untersuchungen bei Taheri, Schmidt
und Gabi 2015; zu Weiterentwicklungen bei S. Bauer 2014; sowie zu Vorarbeiten bei Schwamberger,
Joshi, Taheri et al. 2010). Die Parameter der Überhöhungsfunktion α(h) müssen in separaten CFD-
Simulationen abgeschätzt (siehe Unterabschnitt 4.4.5) und auf ihre Sensitivitäten untersucht werden.
Mit der abgeschätzten Überhöhungsfunktion α(h) gilt dann

λeff(h) ≡ α(h)λhtf . (4.56)

Numerisch wurde der Speicher innerhalb von Projekt und Arbeitsgruppe in einer separaten Arbeit
untersucht (Taheri 2014). Dennoch bleiben aufgrund der komplexen und je nach Betriebspunkt und
26Für eine Nutzung des gesamten Speichervolumens zur Pufferung von Antriebswärme bei ausgeschalteter Wärme-

pumpe müsste die hydraulische Verschaltung derart erweitert werden, dass vom Heizer erwärmtes Fluid auch in
der Nähe des Speicherbodens eingespeist werden kann.
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Systemkonfiguration sowie während eines Zyklus stark veränderlichen Strömungssituationen und
Speichergeometrien viele Fragen offen. Entsprechend können die Parameter der Überhöhungsfunktion
nur grob abgeschätzt werden. Typischerweise erreicht die Überhöhungsfunktion α(h) im Bereich der
Entnahmeringe Werte von ca. 100. Im Bereich der Ausströmung aus der Ladelanze stellt sich zwar
nur eine etwas geringere Vermischung ein, doch vor Erreichen der richtigen Höhe ergibt sich schon
eine relativ große Vermischung zwischen von unten eingespeistem, durchströmendem und kälterem,
im Speicher bereits vorhandenem Fluid. Durch eine optimierte Geometrie (z. B. der Lanze oder
der Kühlerein- und -auslässe) sollten diese Ansaugeffekte27 in die Lanze hinein reduziert werden.
Zusammenfassend lässt sich weiterhin feststellen, dass turbulente Strömungen im Speicher unbedingt
vermieden werden müssen, da der turbulenzinduzierte Wärmetransport ansonsten dominierend
wäre und zu einer schnellen Destratifizierung führen würde (Taheri, Schmidt und Gabi 2015).

Die Fluidmasse im Speicher bleibt im Modell über die Zeit konstant, da das Speichermedium im
geschlossenen System nur zykliert, d. h. zwar bei verschiedenen Höhen, aber gleichzeitig entnommen
und wieder eingeschichtet wird. Damit verschwindet die linke Seite der Stoffbilanz (2.117). Das
Fluidvolumen im Speicher bleibt aufgrund starker Temperaturänderungen im Speicher und der
temperaturabhängigen Fluiddichte in der Realität dennoch nicht konstant. Deshalb muss in einem
realen, geschlossenen Speicher ein Ausdehnungsgefäß verbaut werden. Im eindimensionalen Modell
werden Volumen und Dichte des Wärmeträgerfluids ρhtf als konstant angenommen. Bei den Überle-
gungen zur thermischen Schichtung, bei der Ableitung der effektiven Wärmeleitfähigkeit λeff und
innerhalb des zweidimensionalen CFD-Modells (Boussinesq-Approximation, siehe z. B. Homan und
Soo 1997; oder Bouhdjar und Harhad 2002) müssen die temperaturabhängigen Dichteänderungen
jedoch berücksichtigt werden.
Die Energiebilanz jedes Fluidpfropfens umfasst neben den Wärmeströmen an die zwei benach-

barten Fluidpfropfen aufgrund der Wärmeleitung im Fluid und in der Speicherwand zusätzlich
die Wärmeverluste durch die Wand an die Umgebung. Die Energiebilanz führt wie im Falle des
Adsorbers auf gekoppelte Differentialgleichungen, die für jeden externen Zeitschritt ∆t mittels
eines Differentialgleichungslösers und einer internen variablen Schrittweite gelöst werden (Dormand-
Prince-Paar der Ordnung (4, 5) mit adaptiver Schrittweitensteuerung, siehe Dormand und Prince
1980). Als Lösung ergibt sich neben dem Wärmestrom an die Umgebung die vertikale Temperatur-
verteilung und die Entropieproduktion im Speicher. Die Fluidströmung in Folge des Hauptfluid-
bzw. Adsorberkreislaufs sowie des Heizer- und Kühlerkreislaufs und die Auswirkungen auf das
Temperaturprofil werden in jedem externen Zeitschritt zuvor separat berechnet.

Dem eindimensionalen Speichermodell liegen weiterhin die folgenden Überlegungen und Annahmen
zugrunde (Zurigat, Liche und Ghajar 1991; Taheri 2014):

1. Die Wärmeübertragung von und zu benachbarten Schichten wird nur über eine effektive
Wärmeleitung λeff modelliert, die sowohl die konduktive Wärmeübertragung durch Fluid
und Speicherwand als auch jenen (unerwünschten) Anteil der konvektiven Wärmeübertra-
gung umfasst, der nicht über Schichtbewegungen im Sinne der oben beschriebenen idealen
fraktionellen Pfropfenströmung im Speicher abgebildet wird.

2. Durch die Temperaturschichtung bzw. die Stratifizierung im Speicher werden unerwünschte
Konvektionseffekte und -walzen stark unterdrückt. Temperaturinversionen – d. h. Bereiche, in
denen die Fluidtemperatur nicht monoton mit der Speicherhöhe zunimmt – treten nur selten
und unter besonderen (ungünstigen) Betriebsbedingungen oder Speicherkonfigurationen auf.
Da sie instabil sind, bauen sich Inversionen unter starker Vermischung und bei entsprechenden
exergetischen Verlusten rasch wieder ab.

3. Auf jeder Höhe des Speichers entsprechen sich die Temperaturen des Fluids und die des
angrenzenden Wandabschnitts (Newton 1995, siehe Abschnitt 2.2.2). Diese Annahme ist zuläs-
sig, wenn der Wärmeübergang zwischen Fluid und Wand im Vergleich zu der Wärmeleitung

27Englisch: suction
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Abbildung 4.9.: Eindimensionales Modell des Schichtspeichers

durch die Wand groß ist. Wegen der deutlich größeren Übertragungsfläche beim Fluid-Wand-
Wärmeübergang im Vergleich zur Querschnittsfläche der (dünnen) Wand bei der Wärmelei-
tung in der Wand ist diese Näherung nicht nur im Falle eines Kunststofftanks mit geringer
Wärmeleitfähigkeit gültig, sondern auch bei einem Metalltank mit höherer Wärmeleitfähigkeit.

Die Berechnung eines Zeitschritts umfasst die sequentielle Berechnung der drei Massenströme in
Form idealer Pfropfenströmungen für den Hauptmassenstrom zum Adsorber sowie für Heizer- und
Kühlermassenströme, der Vermischung im Speicher aufgrund von Wärmeleitung und (unerwünschter)
Konvektion sowie der Wärmeverluste über die Speicherwände (Zylinderhülle, Boden, Deckel).

Zu den oben genannten Wärmetransportmechanismen wird im Folgenden das für das Speichermo-
dell zu lösende Gleichungssystem (erzwungene Konvektion, unerwünschte Konvektion, Konduktion,
Verluste) angegeben.

Für das Differentialgleichungssystem zur Bestimmung der Temperaturänderung der einzelnen
Speicherknoten (bzw. Fluidschichten im Speicher) durch Vermischung und Verluste an die Umgebung
werden zur Vereinfachung der Notation Konstanten definiert. Unter Verwendung der Schichtdicke

dly = L

nly
, (4.57)

des Außenradius’ der Isolationsschicht

rinsu = r2 + dinsu (4.58)

und der Flächen
Acap = πr2

1 und Aly = 2πr2dly (4.59)
sowie der Wärmedurchgangskoeffizienten

Uwall =
(

r2
λinsu

ln rinsu
r2

+ r2
rinsu

1
henv

)−1
, Ucap =

(
dinsu
λinsu

+ 1
henv

)−1
, (4.60)

(4.61)

und der additiven Wärmeleitfähigkeit aufgrund der Konduktion in der Speicherwand

∆λ = λwall
π(r2

2 − r2
1)

Acap
, (4.62)
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werden die folgenden Konstanten definiert:

X ≡ UcapAcap

mly
htfchtf

, Y ≡ (λeff + ∆λ)Acap

mly
htfchtfdly

, (4.63)

Z ≡ UwallAly

mly
htfchtf

und Y2 ≡ −2Y . (4.64)

Bei der Berechnung des Wärmedurchgangs durch die Speicherwand Uwall wird der Wärmeleitwi-
derstand U−1 in radialer Richtung eines Hohlzylinders verwendet (siehe z. B. Baehr und Stephan
2013, S. 8). Mit ∆λ wird in (4.63) eine additive Wärmeleitfähigkeit bezeichnet, mit der die vertikale
Wärmeleitung innerhalb der Speicherwand bezogen auf die Gesamtquerschnittsfläche des Behälters
berücksichtigt wird (siehe Abschnitt 2.2.2 Newton 1995). Da λeff(h) eine Funktion der Speicherhöhe
h ist, haben Y und Y2 für jede Speicherschicht einen distinkten Wert.
Damit ergibt sich die Differentialgleichung für die Temperatur des untersten Fluidknotens im

Speicher T stor
1 unter Verwendung der Lufttemperatur der Umgebung Tenv zu

dT stor
1
dt

= (Y − Z −X)T stor
1 + Y T stor

2 + (Z +X)Tenv (4.65)

Die Differentialgleichung für die Temperatur der i. Fluidschicht T stor
i lautet

dT stor
i

dt
= Y T stor

i−1 + (Y2 − Z)T stor
i + Y T stor

i+1 + ZTenv . (4.66)

Schließlich lautet die Differentialgleichung für die Temperatur der obersten Schicht

dT stor
nly

dt
= (Y − Z −X)T stor

nly
+ Y T stor

nly−1 + (Z +X)Tenv . (4.67)

Die ein- und auslaufenden Wärmeströme sowie deren Parametrisierung sind in Abbildung 4.10
visualisiert.

4.4.5. Abschätzung der Überhöhungsfunktion der effektiven
Wärmeleitfähigkeit des Wärmeträgerfluids

Im Betrieb baut sich die thermische Schichtung schneller ab, als dies durch die Wärmeleitung
in Fluid und Wand allein erklärt werden kann. Deshalb muss die bei der kontinuierlichen Ein-
und Ausschichtung des Wärmeträgerfluids induzierte unerwünschte Konvektion berücksichtigt
werden, die nicht im Rahmen der idealen Pfropfenströmung abgebildet wird. Dazu wird wie in
Unterabschnitt 4.4.4 beschrieben eine effektive Wärmeleitfähigkeit λeff(h) (siehe (4.56)) eingeführt,
die um einen höhenabhängigen Faktor gegenüber der tatsächlichen (Material-)Wärmeleitfähigkeit des
Fluids erhöht ist. Als einfacher Ansatz für den Verlauf der Überhöhungsfunktion α(h) über die Höhe
werden superponierte Gauß-Kurven gewählt. Deren Mittelpunkte liegen bei den Ein- und Auslässen
der drei Massenströme zu Adsorber, Heizer und Kühler (siehe auch die eingefärbten Rechtecke links
am Speicher in Abbildung 4.7), da insbesondere bei Einlässen besonders viel Fluiddurchmischung
mit negativen Auswirkungen auf die Schichtung entsteht. Auch bei den Auslässen können sich
Bereiche erhöhter Vermischung ausbilden, z. B. durch Jets angesaugten Fluids. Im Modell bedeutet
dies einen lokal erhöhten Wärmeaustausch zwischen den entsprechenden Speicherschichten. Ein
beispielhafter Verlauf der (überhöhten) effektiven Wärmeleitfähigkeit ist in Abbildung 4.11 über
die Höhe des Schichtspeichers aufgetragen.
Die explizite Form der Funktion für die Vermischungsüberhöhung α(h) zur Bestimmung der

effektiven Wärmeleitfähigkeit λeff(h) auf Basis der superponierten Gauß-Kurven in Abhängigkeit
der Höhe h ist

α(h) =
6∑
i=1

κi exp
(
− (h− µi)2

2σ2
i

)
. (4.68)
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Abbildung 4.10.: Wärmebilanz für einen Fluidknoten im Speicher. Die Pfeilrichtung deutet jeweils in
die dominierende Richtung der ein- und auslaufenden Wärmeströme. Der primäre
Teil der Konvektion wird durch die von außen aufgeprägte Strömung verursacht
und direkt über die entsprechende idealen Pfropfenströmung abgebildet. Dabei
werden die Pfropfen entsprechend der Hauptmassenströme durch Adsorber, Heizer
und Kühler anteilig verschoben. Die sekundären Effekte der Konvektion und die
vertikale Wärmeleitung in Fluid sowie in der angrenzenden Wand werden durch
die Wärmestrome Qii±1(Y ) abgebildet. Der Wärmestrom Qienv(Z) bezeichnet
die Verluste über die dem jeweiligen Speicherknoten entsprechenden Abschnitte
des Zylindermantels. Der Wärmestrom Qicap(X) verschwindet nur für die erste
(unterste) oder nly. (oberste) Speicherschicht nicht und bezeichnet die Verluste
über Tankboden bzw. -deckel an die Umgebung.

Die Mittelpunkte der Gauß-Kurven µi, i = 1, . . . , 6, liegen jeweils auf Höhe der sechs verwendeten
Speicherein- bzw. -auslässe für das Wärmeträgerfluid, in deren Umgebung eine erhöhte Vermischung
angenommen wird.

Außer bei der passiven Schichtladelanze betragen die maximalen Überhöhungen der Gauß-Kurven
jeweils κi = κ, und die Breiten der Überhöhungen betragen σi = σ. Breiten und Höhen sind damit
für alle Gauß-Kurven gleich. Bei Verwendung einer Schichtladelanze wird eine Gauß-Kurve halber
Höhe (κi = κ/2) und doppelter Breite (σi = 2σ) verwendet, deren Maximum bei der jeweiligen
Einschichthöhe liegt. Damit wird der verbreiterten Einströmregion Rechnung getragen, da das
Fluid die Ladelanze durch mehrere Öffnungen, aber gleichzeitig aufgrund der entsprechend größeren
Öffnungsfläche mit reduzierter Strömungsgeschwindigkeit verlässt.28

Gegenüber dem Systemmassenstrom durch den Adsorber ṁ sind die Massenströme durch Heizer
und Kühler aufgrund der Faktoren γht und γcl deutlich kleiner. Dies wird bei der Berechnung der
effektiven Wärmeleitfähigkeit λeff(h) jedoch nicht berücksichtigt: Höhe und Breite der Überhöhung
werden gleich wie für den Systemmassenstrom gewählt. Unter der Voraussetzung, dass die maximale
Überhöhung für den Adsorber belastbar bestimmt werden kann, erhält man folglich verringerte
Systemeffizienzen, da die Vermischung bei den Ein- und Auslässen von Heizer und Kühler überschätzt
werden. Insbesondere durch die Superposition der verschiedenen Gauß-Kurven erhält man auf
diese Weise deutlich stärkere Überhöhungen. Beispielhaft ist die effektive Wärmeleitfähigkeit λeff
in Abbildung 4.11 für einen Zeitpunkt im Desorptionshalbzyklus über der Höhe des Speichers h
aufgetragen.
Erfolgt die Einschichtung über Beladeringe, so wird eine erhöhte Wärmeleitfähigkeit am Ort

des Ringauslasses und am Ort der tatsächlichen Einschichtung auf Höhe der temperaturgleichen
Schicht angenommen. Im gesamten Bereich dazwischen ist die Vermischung konstant um κ erhöht.
Gleichzeitig durchströmt das einlaufende Fluid den Höhenbereich zwischen Beladering und der
28Dies gilt zumindest bei schlanken Speichern, deren Querschnitt weitgehend von der hier abgebildeten Ladelanze

mit konstantem Durchmesser ausgefüllt wird. Andernfalls können Ringe mit großen Durchmessern verwendet
werden, bei denen die Einströmgeschwindigkeit in den Speicher durch eine Vielzahl von Auslassöffnungen geringer
sein kann als bei der Ladelanze.
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Abbildung 4.11.: Effektive Wärmeleitfähigkeit λeff im Schichtspeicher aufgetragen über der Höhe
(beispielhaft für einen Zeitpunkt im Desorptionshalbzyklus). Die Höhe der Gauß-
Kurven für die Überhöhungsfunktion beträgt κ = 100 und die Breite σ = 0.05L,
also 5% der Speicherhöhe. Zudem liegt die tatsächliche Wärmeleitfähigkeit des
betrachteten Thermoöls (Sasol 2014, ca. 0.129 bis 0.111 W/(m ·K) im relevanten
Temperaturbereich von 40℃ bis 200℃) zugrunde. Hier wird der Fall mit der
passiven Schichtladenlanze betrachtet. Für die Ladelanze beträgt die maximale
Überhöhung bei der jeweils aktuellen Einströmhöhe aus der Ladelanze nur κ = 50,
die Breite jedoch σ = 0.1L.

Schicht passender Temperatur ungehindert. Außerhalb des Bereichs von Beladering bis zur tatsäch-
lichen passenden Schicht schließen sich Abfälle entsprechend der Gauß-Kurve an. Diese Vorstellung
gründet auf experimentellen Ergebnissen: Mit dem BOS-Verfahren (Background-Oriented Schlieren)
können zwischen Ringaustritt und tatsächlicher Einschichthöhe Schleier aufgrund der Brechungsin-
dexunterschiede des Fluids unterschiedlicher Dichte bzw. Temperatur beobachtet werden (Joshi
2015). Folglich liegt eine Auftriebsströmung vor, die nur teilweise vermischt wird.

Damit genügen zwei Simulationsparameter (κ, σ) für die Berechnung der Überhöhungsfunktion.
Darüber hinaus werden die Temperaturabhängigkeit der Wärmeleitfähigkeit λhtf(T ) und die adaptive
Wärmeleitfähigkeit durch die Wand ∆λ aus (4.63) berücksichtigt.

Für alle Speicherknoten (bzw. dazwischen) wird in jedem Zeitschritt die effektive Wärmeleitfä-
higkeit berechnet und in (4.63) zur Berechnung der Vektoren Y und Y2 verwendet. Damit können
die Wärmeströme zwischen den Schichten in Abhängigkeit von den gegenwärtig Lade- und Ent-
nahmehöhen und schließlich Temperaturverteilung und Destratifizierung im Speicher bestimmt
werden.

Aus CFD-Simulationen (Taheri 2014) wurde ein typischer, jedoch konfigurations- und betriebs-
abhängiger Wert für die maximale Überhöhung der Gauß-Kurve κ im Bereich von ca. 100 abgeschätzt.
Dies bedeutet, dass die effektive Wärmeleitfähigkeit im Bereich von Ein- und Auslässen maximal
um diesen Wert erhöht wird. Durch die Superposition mehrerer Überhöhungskurven können
jedoch deutlich höhere Überhöhungen erreicht werden. Für die Ableitung des Erhöhungsfaktors
existiert bisher jedoch keine exakte Methodik, um die Modellreduktion von zweidimensionaler CFD-
Simulation zum eindimensionalen Effektivmodell vorzunehmen.
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Andere Effekte wie die Vermischung von einlaufendem Fluid beim Durchlaufen von Fluidschichten
bis zur passenden Temperatur, Konvektionswalzen in Nähe der Behälterwand oder Ansaugeffekte an
der Schichtladelanze sind im hier beschriebenen Modell nicht berücksichtigt. Es wurden zwar Erwei-
terungen des eindimensionalen Modells untersucht, mit denen diese Effekte prinzipiell berücksichtigt
werden können (S. Bauer 2014), diese konnten jedoch mangels hochaufgelöster experimenteller oder
simulierter Daten bisher nicht sinnvoll parametriert werden. Eine weitere Möglichkeit besteht in
der direkten Kopplung mit einem CFD-Modell, was allerdings sehr zeitaufwändig ist (siehe Franke
2014).

4.5. Entropieanalyse im transienten Modell
Entsprechend zum stationären Modell kann im transienten Modell neben der Energiebilanz auch
die Entropiebilanz inklusive aller Irreversibilitäten aufgestellt werden.29 Neben den in Abschnitt 3.2
und Unterabschnitt 3.3.2 vorgestellten Irreversibilitäten werden zusätzlich noch weitere Terme
berücksichtigt. Dazu gehören die Entropieproduktionen aufgrund

• der Destratifizierung des Temperaturprofils bzw. die physikalische Dissipation im Speicher,
verursacht durch unerwünschte Konvektion (Vermischung) und Konduktion (in Abbildung 5.34
aufgeteilt nach Halbzyklen und mit stormixing,ads bzw. stormixing,des bezeichnet),

• der numerischen Dissipation im Speicher aufgrund der fraktionellen Pfropfenströmungen zur
Abbildung des Systemmassenstroms zum Adsorber sowie der Massenströme zu Heizer und
Kühler (in Abbildung 5.34 mit stornum bezeichnet),

• die numerische Dissipation im Adsorber aufgrund der fraktionellen Pfropfenströmung des
Adsorbermassenstroms (mit htfnum bezeichnet),

• der Wärmeströme zwischen den Adsorberknoten entlang der Durchströmungsrichtung des
Wärmeträgerfluids (mit cross :⊥ bezeichnet),

• der Wärmeströme zwischen Adsorber und Kammer sowie zwischen Kammer und Verdampfer
bzw. Kondensator (ads−c bezeichnet die Irreversibilitäten für die Wärmeströme zwischen Ad-
sorber und Kammer; die Wärmeströme zwischen Kammer und Verdampfer oder Kondensator
sind in den Simulationen null gesetzt),

• der Stoffströme zwischen Kammer und Adsorber bei geschlossenem Ventil bzw. der Tempera-
turänderung des Adsorptivs (mit valve−closed bezeichnet)

• der treibenden Temperaturdifferenzen in Verdampfer und Kondensator zwischen Wärmeträ-
gerfluid und Wärmeübertrager bzw. Arbeitsfluid (Wärmeübertrager und Arbeitsfluid liegen
im Modell auf derselben Temperatur, diese Irreversibilitäten werden in Abbildung 5.34 mit
evhx und cdhx bezeichnet) und schließlich

• der treibenden Temperaturdifferenzen zwischen Wärmeträgerfluid und der Rohrknoten, die
die sensible Masse der Verrohrung zwischen Speicher und Adsorber abbilden (mit htf−pi
bezeichnet).

Die treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber verursachen Irreversibilitäten, die in Abbil-
dung 5.34 für beide Halbzyklen separiert mit adshx,ads und adshx,des bezeichnet werden. Diese
Irreversibilitäten entsprechen teilweise den im stationären Modell auftretenden Irreversibilitäten
recdrv,ads und recdrv,des; htext, htfix und htdrv sowie clext, clfix und cldrv. In den Irreversibilitäten des
stationären Modells sind jedoch auch die Verluste im Wärmerückgewinnungssystem subsummiert.
29Teile der Entropiebilanz wurde im Rahmen einer studentischen Arbeit von Tallafuss (2012) implementiert.
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Die Entropieproduktion in einem externen Zeitschritt ∆text durch die unerwünschte Vermischung
im Speicher zum Zeitpunkt tj berechnet sich nach der Formel

∆Sstor,mixing
irr (tj) =

nly∑
i=1

mlychtf log T stor
i (tj)

Tstor,i(tj−1) , (4.69)

wobei T stor
i (tj) und T stor

i (tj−1) die Temperaturen einer Speicherschicht nach bzw. vor dem betrach-
teten j. Zeitschritt darstellen. Um die Gesamtirreversibilität für einen Zyklus zu erhalten, muss
∆Sstor,mixing

irr (tj) noch über alle Zeitschritte eines Zyklus aufsummiert werden.
Bei der Analyse der entropischen Verluste bzw. der Effizienzen müssen folgende Limitierungen

des Modells berücksichtigt werden:

1. Innerhalb des Wärmeträgerfluids im Adsorber sind auch in einem realen System (physika-
lische) Vermischungsvorgänge vorhanden. Da sich die numerische Dissipation zwischen den
Fluidpfropfen im Adsorber jedoch nicht einstellen, sondern nur über die Anzahl der Fluid-
knoten nhx beeinflussen lässt, muss die entsprechende Irreversibilität bei den Auswertungen
berücksichtigt und gegebenenfalls – falls ihr Anteil zu groß ist – herausgerechnet werden.
Dazu können Simulationen mit einer sehr großen Anzahl von Adsorber- und Fluidknoten nhx
dienen.

2. Weiterhin ist die Vermischung im Speicher unabhängig von Systemmassenstrom sowie eben-
falls unabhängig von den Heizer- und Kühlermassenströmen. Damit ist sowohl von einer
systematischen Unterschätzung der Effizienzen bei niedrigen Leistungen und Massenströmen
als auch von einer Überschätzung bei hohen Leistungen und Massenströmen auszugehen. Bei
niedrigen und hohen Massenströmen wird die gleiche Vermischungsüberhöhung verwendet
wie im Referenzfall für mittlere Massenströme und es fallen im Speicher entsprechend auch
die gleichen exergetischen Verluste an.

3. Schließlich ist die Vermischung im Speicher weder mit numerischen Strömungssimulationen
noch mit experimentellen Befunden ausreichend validiert und kann im Modell nur abgeschätzt
werden.

4.6. Zyklensteuerung und -umschaltung
Bei einer Zweiadsorber-Adsorptionsmachine erfolgt die Halbzyklenumschaltung typischerweise zeit-
gesteuert, da wegen der (teilweisen) Wärmerückgewinnung Adsorptions- und Desorptionshalbzyklus
gleich lang sein müssen. Nur dann kann die im Adsorptionshalbzyklus an einem Adsorber frei-
werdende Wärme direkt zur Regeneration des zweiten Adsorbers verwendet werden. Auch die in
Abschnitt 4.1.2 beschriebene optimal verzögerte Rücklaufumschaltung erfordert einen solchen sym-
metrischen Betrieb. Es muss (und kann) folglich nur eine Halbzyklendauer festgelegt werden.30 Da
die Öffnung des Ventils (sofern vorhanden) meist druckbasiert und nicht zeitgesteuert erfolgt, muss
neben dieser Halbzyklendauer nur noch der verwendete Massenstrom bestimmt werden. Über die
Variation diese beiden Stellgrößen kann die Nutzleistung in Abhängigkeit von Temperaturhub (der
Temperaturdifferenz zwischen Kondensator und Verdampfer) und Temperaturschub (der Differenz
zwischen maximaler Antriebs- und minimaler Rückkühltemperatur) der Maschine moduliert werden.
30Dieser symmetrische Betrieb erlaubt die Simulation einer Zweiadsorbermaschine mit der expliziten Berechnung von

nur einem Adsorber, da sich beide Adsorber abgesehen von einer zeitlichen Verschiebung um einen Halbzyklus
identisch verhalten. Zur Einsparung von Rechenzeit ist dies im Modell auf diese Weise implementiert. Bei der
Simulation von Verdampfer bzw. Kondensator muss dies entsprechend berücksichtigt werden, d. h. die Zustände
dieser Komponenten bleiben über den Desorptionshalbzyklus bzw. den Adsorptionshalbzyklus in der Simulation
unverändert, da beide Komponenten in der Realität in jedem Halbzyklus mit einem der beiden Adsorber gekoppelt
werden und sich nach jedem Halbzyklus in beiden Komponenten wieder die gleichen Zustände einstellen.
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Damit ist eine einfache Regelung möglich. Für eine geforderte Nutzleistung werden Massenstrom und
Halbzyklendauer idealerweise dann derart eingestellt, dass die Effizienz einer gegebenen Maschine
maximal wird.

Im Falle des Stratisorp-Zyklus mit einem Adsorber entfällt üblicherweise die Bedingung zur sym-
metrischen Betriebsweise: Adsorptions- und Desorptionshalbzyklus können unterschiedliche Längen
haben. Neben der Variation des Massenstroms und der (nicht notwendigerweise zeitbasierenden)
Abbruchbedingungen der Halbzyklen kann die Adsorptionswärmepumpe auch über das Kriterium
zur Bestimmung des jeweils zur Fluidentnahme verwendeten Rings an verschiedene Betriebspunkte
angepasst werden. In Abhängigkeit von der Adsorbertemperatur wird eine Solltemperatur Tset
festgelegt, die im Adsorptions- bzw. Desorptionshalbzyklus größer bzw. kleiner als die Temperatur
des extrahierten Fluids sein muss. Durch Ausnutzung dieser Freiheitsgrade in den Parametern der
Betriebsführung soll die Regelung gewährleisten, dass das System die gewünschte Nutzleistung mit
größtmöglicher Effizienz erbringt. Dazu müssen alle Parameter gleichzeitig für die Optimierung
herangezogen werden; eine separierte Optimierung ist aufgrund der im Bezug auf die Systemeffizienz
stark interagierenden Parameter nicht möglich.
Werden die treibenden Temperaturdifferenzen verringert, so sinkt die Leistung und gleichzeitig

erhöht sich typischerweise die Effizienz des Systems31 Gleichsam verringert sich die Leistung durch
Verlängerung der Halbzyklenlänge; und die Effizienz kann sich durch die weitere Annäherung
an den Gleichgewichtszustand erhöhen, sofern die Verluste im Speicher noch nicht überwiegen.
Für die Regelung eines realisierten Systems wird es im Teillastbetrieb wichtig sein, die optimale
Kombination aus Zyklendauer, treibenden Temperaturdifferenzen und Massenstrom zu wählen, die
die höchste Effizienz gewährleistet.32 Die Zyklendauer wird über ein Abbruchkriterium bestimmt,
das zeit-, temperatur- oder beladungsgeführt gewählt werden kann. In den letzteren beiden Fällen
wird eine Differenz gewählt – beispielsweise die Temperaturdifferenz zwischen Vor- und Rücklauf –,
bei deren Unterschreitung die Halbzyklen beendet werden und die Umschaltung erfolgt.

4.6.1. Bestimmung der Solltemperatur zur Selektion eines Entnahmerings
Über die treibenden Temperaturdifferenzen zwischen Adsorber und Wärmeträgerfluid kann beim
Stratisorp-Zyklus die Leistung und die Effizienz beeinflusst werden. Dazu wird mittels einer
Temperaturdifferenz ∆T in einer im Folgenden näher beschriebenen Weise eine Solltemperatur Tset
nach (4.70) festgelegt, die entweder kleiner gleich (Adsorptionshalbzyklus, Adsorber wird gekühlt)
oder größer gleich (Desorptionshalbzyklus, Adsorber wird geheizt) der Temperaturen im Adsorber
(oder der Temperatur eines Fluidknotens im Adsorber) ist.

Die Temperaturdifferenz ∆T stellt dabei die minimale treibende Temperaturdifferenz am Adsor-
ber dar, solang nicht der unterste Ring (Adsorption) oder oberste Ring (Desorption) des Speichers
erreicht ist. Die Solltemperatur wird dazu verwendet, möglichst passend temperiertes Wärmeträger-
fluid aus dem Speicher zu entnehmen. Durch die endliche Anzahl von Entnahmeringen ist dies nur
näherungsweise möglich, und die treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber sind stets größer
als minimal vorgegeben.

Entsprechend steigen die resultierenden treibenden Temperaturdifferenzen bei einer abnehmenden
Anzahl an Ringen, da dann nur weniger Temperaturniveaus zugreifbar sind, und die Nutzleistung
nimmt bei gleicher vorgegebener minimaler Temperaturdifferenz zu.

31Sind die zeitabhängigen Verluste im Speicher durch Konduktion und Konvektion sowie durch Wärmeverluste klein
gegenüber den Verlusten in Folge der treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber, so erhöht sich die Effizienz
durch eine Verringerung dieser treibenden Temperaturdifferenzen. Bei sehr kleinen Nutzleistungen steigen die
Wärmeverluste pro Zyklus durch die verlängerten Zyklenzeiten an. Zusätzlich steigt die Entropieproduktion durch
Wärmeleitung und Konvektion im Speicher. Damit ergibt sich trotz kleinerer Nutzleistungen schließlich eine
verringerte Effizienz.

32Das gegenwärtig implementierte Modell wird in dieser Arbeit primär zum Verständnis der Parameter und
ihrer Wechselwirkungen sowie zur Identifikation einfacher Regelungsschemata verwendet. Die (systematische)
Regelungsoptimierung bleibt Folgearbeiten vorbehalten.
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In den Simulationen ist es nur bei vielen Ringen sinnvoll, eine nicht-verschwindende Tempera-
turdifferenz zwischen Adsorbertemperatur und Solltemperatur vorzugeben. Bei wenigen Ringen
genügen die sich automatisch aus den Temperaturdifferenzen zwischen den Ringen vorgegebenen
treibenden Temperaturdifferenzen bereits, und die Solltemperatur wird direkt auf die Adsorbertem-
peratur gesetzt (∆T = 0). Freilich kann dann diese (verschwindende) Temperaturdifferenz auch
nicht mehr zur Leistungsvariation eingesetzt werden.
Wichtig ist hierbei noch, die thermische Länge des Adsorbers und den Verlauf der Tempera-

turdifferenzen entlang des Adsorbers zu betrachten. Die Temperaturspreizung über den Adsorber
entlang der Durchströmungsrichtung des Wärmeträgerfluids, d. h. die Temperaturdifferenz zwischen
erstem und letztem Fluidknoten im Adsorber, ist in vielen Betriebszuständen deutlich größer als
die maximale treibende Temperaturdifferenz. Dies bedeutet, dass der Adsorber aufgrund guter
Wärmeübertragungseigenschaften trotz geringer treibender Temperaturdifferenzen bei geringem
Systemmassenstrom eine große Wärmemenge vom Fluid aufnimmt oder an das Fluid abgibt. In der
Folge erfährt das Fluid eine große Temperaturänderung, die einen geringen Hilfsenergieverbrauch
(Pumpenergie) ermöglicht und idealerweise auf die typische Temperaturdifferenz zwischen zwei
benachbarten Ringen im Speicher abgestimmt werden kann. Letzteres kann die bei der Wiederein-
schichtung des Fluids auftretende Vermischung im Speicher verringern.
Die Temperaturen des Wärmeträgerfluids lassen sich sowohl in Experimenten als auch in ei-

nem späteren Serienmodell relativ einfach, kostengünstig und hinreichend genau bestimmen. Eine
Temperaturmessung an Wärmeübertrager bzw. Adsorbens (was im Modell einer Messung an den
Adsorberknoten entspricht) ist in der Praxis wesentlich aufwändiger, da lokal große Temperaturun-
terschiede auftreten können und auch die thermische Ankopplung der Sensoren insbesondere bei
einem mikroporösen Komposit schwierig ist. Zusätzlich können in der Simulation bei Verwendung
der Fluidtemperaturen zur Bestimmung der Solltemperatur die erwünschten geringen treibenden
Temperaturdifferenzen und entsprechend relativ hohe Systemeffizienzen erreicht werden.

Daher wird die Fluidtemperatur an einem bestimmten Punkt im Adsorber für die Sollwertbe-
stimmung verwendet. Im Spannungsfeld zwischen Schnelligkeit und Stabilität der Betriebsführung
hat sich die Messung bei 25% der Adsorberlänge in Durchströmungsrichtung33 bewährt. Folglich
wird die Solltemperatur Tset bestimmt als die Temperatur des i. Fluidknotens T htf

i abzüglich bzw.
zuzüglich einer festen Temperaturdifferenz ∆T im Adsorptionshalbzyklus respektive im Desorpti-
onshalbzyklus:

Tset =
{
T htf
i −∆T , i = b0.25n+ 0.5c , Adsorption,
T htf
i + ∆T , i = b0.75n+ 0.5c , Desorption.

(4.70)

Bei der Kühlung des Adsorbers – d. h. im Adsorptionshalbzyklus – wird stets der höchstliegende
Entnahmering selektiert, über den Fluid extrahiert werden kann, dessen Temperatur kleiner als die
Solltemperatur Tset ist. Im Zeitverlauf sinkt die Solltemperatur ab, und die Fluidtemperatur am
jeweiligen Entnahmering steigt durch Einschichtung des vom Adsorber zurückkehrenden, erwärmten
Fluids an. Bevor die Solltemperatur die Fluidtemperatur unterschreitet, wird grundsätzlich auf den
nächsttieferen Entnahmering umgeschaltet. In Ausnahmefällen können auch Ringe übersprungen
werden. Ist schließlich der niedrigste Entnahmering am Kühlereinlass erreicht, so wird dort bis zum
Ende des Adsorptionshalbzyklus Fluid entnommen.
Während des Desorptionshalbzyklus wird der Adsorber geheizt. Entsprechend wird immer der

niedrigste Entnahmering gewählt, über den Fluid mit einer Temperatur größer als Tset extrahiert
werden kann. Im Zeitverlauf steigt genau entgegengesetzt zu den Abläufen im Adsorptionszyklus
die Solltemperatur. Die Fluidtemperatur am jeweiligen Entnahmering sinkt durch Einschichtung
des vom Adsorber zurückströmenden, abgekühlten Fluids. Bevor sich nun Solltemperatur und Fluid-
temperatur am Entnahmering kreuzen, wird grundsätzlich auf den nächsthöheren Entnahmering
33Dabei muss die Umkehr der Strömungsrichtung des Wärmeträgerfluids bei Halbzyklenumschaltung berücksichtigt

werden. Entsprechend erfolgt die Messung im Adsorptions- und im Desorptionshalbzyklus an unterschiedlichen
Positionen, bei fester Betrachtungsrichtung typischerweise bei 25% und 75% der Adsorberlänge.
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umgeschaltet. Wird der höchste Entnahmering am Heizereinlass erreicht, so wird dort bis zum
Ende des Desorptionshalbzyklus Fluid entnommen. Durch den Heizer wird hier einem Absinken der
Fluidtemperatur entgegengewirkt.

4.6.2. Halbzyklenablauf und -umschaltung
Die Halbzyklenumschaltung kann auf Basis von Wärme- oder Beladungsumsatz sowie auf Basis
fester Zeiten erfolgen. In den ersteren beiden Fällen handelt es sich letztlich um eine leistungsbasierte
Halbzyklenumschaltung, da sowohl aus den treibenden Temperaturdifferenzen zwischen Adsorber
und Fluid, zwischen verschiedenen Fluidknoten oder aus Beladungsdifferenzen an verschiedenen
Positionen im Adsorber die gegenwärtig vom oder auf das Wärmeträgerfluid übertragene Leistung
abgeschätzt werden kann.34 Die Umschaltung bei Unterschreitung einer vorgegebenen minimalen
Leistung durchzuführen ist sinnvoll, weil die Verlustfaktoren über den Zyklus konstant sind. Die
Verluste stehen schließlich in einem immer schlechteren Verhältnis zur Nutzleistung und können
entsprechend die Systemeffizienz deutlich verringern.

Der Abbruch der Halbzyklen nach einer festen Zeit ist besonders für Zweiadsorbersysteme inter-
essant, bei denen beide Halbzyklen gleich lang sein müssen, um eine interne Wärmerückgewinnung
zwischen dem jeweils adsorbierenden Adsorber und dem jeweils desorbierenden Adsorber zu ermög-
lichen. Zudem ist durch die feste Zyklendauer eine einfache, stabile Betriebsweise möglich, bei der
im Vorhinein Beladungsumsatz und Leistung feststehen bzw. über eine variierte Zeit die Leistung
nach Bedarf geregelt werden kann. Sensoren werden nicht benötigt. Nachteil ist allerdings, dass das
Leistungspotential einer Adsorptionsmaschine auf diese Weise nicht voll ausgeschöpft werden kann,
weil die Halbzyklendauer für eine optimale Systemleistung unterschiedlich lange gewählt werden
muss. Dies begründet sich u.A. durch die unterschiedlichen Beladungen und Temperaturen, bei
denen Ad- und Desorptionshalbzyklen ablaufen. Entsprechend ist die Kinetik unterschiedlich schnell
(siehe Unterabschnitt 4.3.3), sodass für viele Systemkonfigurationen die Adsorptionsphase länger
gewählt werden sollte als die Desorptionsphase. Weiterer Nachteil ist, dass die Zeiten zunächst über
Simulation oder Experiment festgelegt werden müssen.

Insbesondere für Parametervariationen ist der Abbruch des Halbzyklus bei Unterschreiten eines
bestimmten Beladungsumsatzes oder einer bestimmten Wärmeleistung am Adsorber eine günstige
Wahl, da die Zeiten hierbei nicht im Vorhinein festgelegt werden müssen. Auch existiert zur
Festlegung der Zeiten keine einfache statische Berechnungsvorschrift. Stattdessen müssen die
Zeiten entweder heuristisch oder aus dynamischen Simulationen abgeschätzt werden, bei denen
unterschiedliche Adsorptions- und Speichermodule eingesetzt werden.

Für die Halbzyklensteuerung eines final ausgelegten Serienprodukts kann andererseits simulativ
oder mittels eines Prototyps die Halbzyklendauern für verschiedene Nutzleistungen bestimmt
werden, da die Systemkonfiguration unveränderlich ist. In der finalen, tatsächlich im Produkt
eingesetzten Steuerung kann dann auf einfache Weise nach festgelegten Zeiten umgeschaltet werden.
Die Berücksichtigung externer Einflüsse (z. B. Einstellung des Heizungssystems, Temperatur der
Erdwärmesonde) ist dann allerdings häufig aufwändig und nicht implizit.
Typischerweise wird in den Simulationen das Unterschreiten einer vorgegebenen Temperatur-

differenz ∆Tmin zwischen erstem und letzten Fluidknoten im Adsorber – d. h. zwischen ein- und
auslaufendem Fluid – als Abbruchkriterium verwendet. Ein Abbruchkriterium in Abhängigkeit
von der Beladungsdifferenz zwischen verschiedenen Adsorberknoten oder in Abhängigkeit von
den treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber ist ebenfalls möglich, bietet jedoch in den
Simulationen keine nennenswerten Vorteile, dafür den beschriebenen höheren Sensorikaufwand.
Die Umschaltung nach festen Zeiten wird in den Simulationen eingesetzt, wenn der Ablauf genau
vorgegeben werden soll, etwa bei der Anpassung an experimentelle Daten, zur Optimierung oder
bei Zweiadsorbersystemen mit Wärmerückgewinnung.
34Die zu- bzw. abgeführte Leistung ist näherungsweise proportional zu den treibenden Temperaturdifferenzen, zur

Gesamttemperaturänderung des Fluids oder zur Beladungsänderung.
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Wird nun auf Basis eines Abbruchkriteriums ein Halbzyklus beendet, so wird die Richtung des
Wärmeträgerfluids durch den Adsorber umgekehrt, entweder von Heizung auf Kühlung oder von
Kühlung auf Heizung des Adsorbers umgeschaltet sowie ggf. das geöffnete Ventil geschlossen. Damit
beginnt der nächste Halbzyklus.

4.7. Hydraulische Verschaltung der externen Wärmeträgerkreise
Die Mitteltemperaturwärme fällt bei Adsorptionswärmepumpen während der Adsorptionsphase
am Adsorber sowie während der Desorptionsphase am Kondensator an. Diese Wärmemengen
müssen zu externen Wärmesenken abgeführt werden. Üblicherweise wird bei einem klassischen
Einadsorbersystem im Desorptionshalbzyklus nur der Kondensator sowie im Adsorptionshalbzyklus
nur der Adsorber35 über einen (externen) Wärmeträgerfluidkreis gekühlt.

Beim Stratisorp-System mit integriertem thermischen Speicher wird die am Adsorber anfallende
Wärme im Unterschied dazu typischerweise zunächst zum Speicher abgeführt. Anschließend wird
der Speicher über den Kühler kontinuierlich – also auch bei geschlossenem Dampfventil oder im
Desorptionshalbzyklus – mit einem konstanten Massenstrom entladen. Entsprechend kann die
Abwärme leistungsgeglättet aus dem Schichtspeicher entnommen werden, der hier als Puffer genutzt
wird. Dennoch fällt der größte Teil der über den Kühler abgeführten Wärme in Abhängigkeit von
Systemauslegung und Betriebsweise (Kühlermassenstrom, Systemleistung) während der Adsorpti-
onsphase an. Der Kondensator wird im Desorptionshalbzyklus im Regelfall parallel durchströmt.
Die Abwärmetemperatur ergibt sich dann – unter Berücksichtigung der aufgrund unterschiedlicher
Wärmeträgerfluide möglicherweise unterschiedlichen Massenströme an den beiden Seiten des Kühlers
(siehe auch weiter unten in diesem Abschnitt) – aus dem mit den Massenströmen gewichteten
Mittel der beiden Temperaturen. Hierbei muss sichergestellt sein, dass die Anforderungen der
Wärmesenken mit dem erreichten Temperaturniveau erfüllt werden.

Damit ist für beide Einadsorbersysteme, ob klassisch oder Stratisorp, im Heizfall eine kontinuierli-
che (wenn auch variierende) Nutzwärmeabgabe gewährleistet. Gleiches gilt für ein Zweiadsorbersys-
tem, bei dem fortwährend jeweils der adsorbierende Adsorber und der Kondensator parallel (siehe
z. B. bei Schicktanz und Núñez 2009) oder seriell von Wärmeträgerfluid durchströmt und gekühlt
werden. Im Falle eines Zweiadsorbersystems ist jedoch zusätzlich eine nahezu kontinuierliche Nutz-
kälteversorgung möglich, da sich bei geöffnetem Ventil immer ein Adsorber in der Desorptionsphase
befindet.
Beim Stratisorp-Zyklus sind während des Desorptionshalbzyklus ebenfalls zwei hydraulische

Betriebsweisen denkbar: Parallele oder serielle Durchströmung von Kondensator und Kühler.
Im Rahmen dieser Arbeit wurde nur die parallele Durchströmung untersucht, da dabei weder
eine Wiederbeladung des Speichers durch den Kühler erfolgt (wenn zunächst der Kondensator
durchströmt wird) noch der Kondensatordruck stark ansteigt (wenn zunächst der Kühler durchströmt
wird) mit den entsprechenden negativen thermodynamischen Auswirkungen. Vorteil wären die
zeitweise höheren Nutztemperaturen der Abwärme, die nicht weiter betrachtet wurden.

Welche hydraulische Verschaltungen beim Zweiadsorber- oder beim Stratisorp-System thermody-
namisch vorteilhafter sind, kann in Abhängigkeit der Massenströme, der Wärmeübertrager, der
Temperaturen der externen Wärmequellen und -senken und des Adsorptionspaars bestimmt werden.
Aus der Verschaltung ergibt sich der Temperaturbereich, bei dem am Adsorber die Nutz- oder
Abwärme anfällt. Diese Temperaturen müssen die Anforderungen der externen Wärmesenke(n)
erfüllen, etwa in Bezug auf die benötigten Vorlauftemperaturen des zu versorgenden Raumwärme-
übergabesystems (Heizfall) oder des angeschlossenen Rückkühlwerks (Kühlfall).
35Der Kondensator kann auch im Adsorptionshalbzyklus für eine zusätzliche sensible Abkühlung weiter durchströmt

werden, sofern der Kondensator getrennt ausgeführt ist und nicht in Form einer gemeinsamen Komponente
gleichzeitig als Verdampfer dient. Dies erfordert jedoch einen höheren Gesamtmassenstrom während des Desorp-
tionshalbzyklus und bedingt entsprechend niedrigere Abwärmetemperaturen. Weiterhin genügt es dann nicht,
einfach einen konstanten externen Massenstrom vom Kondensator zum Adsorber umzuleiten.
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Soll mit einem Teil der anfallenden Abwärme Warmwasser auf einem gegenüber der mittleren
Abwärmetemperatur erhöhten Temperaturniveau erzeugt werden, können Verschaltung und Betriebs-
weise entsprechend angepasst werden. Beim Stratisorp-System kann dies effizient durch mehrere
Kühler-Entnahmehöhen adressiert werden: Auf diese Weise kann z. B. für Heizung und Warmwas-
sererzeugung jederzeit und auch gleichzeitig Nutzwärme auf unterschiedlichen Temperaturniveaus
bereitgestellt werden.

Für eine Verbesserung der Effizienz könnte der Massenstrom im Kondensator auch variiert werden,
dass Kondensatortemperatur und entsprechend -druck möglichst wenig schwanken und die Maschine
möglichst stationär und damit effizient betrieben werden kann.

Bei einem Hochtemperatursystem, bei dem Thermoöl am Adsorber und Wasser am Kondensator
als Wärmeträger eingesetzt wird, muss im Falle eines einzigen externen Rückkühlkreises zunächst
eine Wärmeübertragung auf ein gemeinsames Wärmeträgerfluid (z. B.Wasser oder Wasser-Glykol)
erfolgen. Dies wird im Modell bei der Verwendung von Thermoöl automatisch berücksichtigt.
Wie zuvor beschrieben hat die hydraulische Verschaltung im Heizfall nicht nur Auswirkungen

auf die Effizienz der Wärmepumpe, sondern auch auf die Vorlauftemperatur des Heizungssystems.
Für eine möglichst hohe Vorlauftemperatur wird der Kondensator in einem Einadsorbersystem
(unabhängig davon, ob ein Schichtspeicher integriert ist oder nicht) wie oben beschrieben während
der Adsorptionsphase nicht durchströmt. Ansonsten würde die gleiche Wärmemenge mit einer
größeren Fluidmenge bzw. einem erhöhten Massenstrom abgeführt. Dies steigert den Hilfsenergie-
bedarf und senkt gleichzeitig die Vorlauftemperatur. In der Konsequenz erhöht sich aufgrund der
invarianten Raumwärmeübergabesysteme die Rücklauftemperatur des Heizungssystems und damit
des Rückkühlkreises, da die Massenströme in beiden Fällen größer gewählt werden müssen.

4.7.1. Betriebsweise bei der Ermittlung der saisonalen Effizienz
Für die Berechnung der Jahresheizzahl (SPF , siehe weiter hinten in Abschnitt 5.5) wird der
Massenstrom durch den Kondensator auf Basis des zuvor festgelegten Kühlermassenstroms berechnet.
Auf diese Weise können auch für verschiedene Nutzleistungen bzw. Systemmassenströme und
darauf skalierte Kühlermassenströme dennoch die in der VDI-Richtlinie 4650-2 2013 geforderten
Vorlauftemperaturen exakt eingehalten werden. Allerdings muss dann auf die effizienzerhöhende
temperatur- oder beladungsabhängige Halbzyklenumschaltung des Desorptionshalbzyklus verzichtet
werden und stattdessen auf eine symmetrische Betriebsweise mit gleich langen Adsorptions- und
Desorptionshalbzyklen zurückgegriffen werden.36

Für eine typische Auslegungsheizlast von Q̇max = 10 kW und ein Niedertemperaturheizsystem
mit Auslegungstemperaturen 55/45℃ nach VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (ibid.) kann mit der
Wärmekapazität des Fluids im externen Kreislauf zur Wärmesenke crj

htf (typischerweise Wasser) der
Gesamtmassenstrom durch Kühler und Kondensator berechnet werden:

ṁrj = Q̇max

crj
htf(55− 45) K

≈ 0.24kg
s . (4.71)

Der (interne) Kühlermassenstrom wird über den Faktor γcl als Anteil des Systemmassenstroms
ṁ festgelegt (siehe (4.55)). Der externe Kühlermassenstrom ṁhtf,cl,1 wird typischerweise derart
bestimmt, dass sich die Wärmekapazitätsströme auch bei Verwendung unterschiedlicher Wärmeträ-
gerfluide auf beiden Seiten des Wärmeübertragers (bzw. Kühlers) gerade entsprechen (siehe (4.52)
und beträgt dann

ṁext
htf,cl = chtf

crj
htf
ṁcl = chtf

crj
htf
γclṁ . (4.72)

36Wenn bei der dynamischen Umschaltung der Desorptionshalbzyklus kürzer als der Adsorptionshalbzyklus wäre,
müsste für die exakte Einhaltung einer Heizungsvorlauftemperatur der Kondensatormassenstrom dynamisch oder
besser sogar prädiktiv geregelt werden, da nach dem Adsorptionshalbzyklus die Länge des Desorptionshalbzyklus
noch nicht bekannt ist. Daher wurde im Rahmen dieser Arbeit im Zusammenhang mit der Berechnung des SPF
auf unterschiedlich lange, dynamisch umgeschaltete Halbzyklen verzichtet.
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Während des Adsorptionshalbzyklus wird der Massenstrom durch den Kondensator abgeschaltet und
kann daher während des Desorptionshalbzyklus und mit der Beschränkung auf Halbzyklen gleicher
Dauer verdoppelt werden. Damit ergibt sich schließlich der Kondensatormassenstrom während des
Desorptionshalbzyklus zu

ṁcd = 2(ṁrj −
chtf

crj
htf
γclṁ) . (4.73)

Die Wiedereinschaltung des Massenstroms erfolgt bei der Halbzyklenumschaltung. Damit ergibt
sich der Gesamtmassenstrom durch Kühler und Kondensator zu

ṁrj = ṁext
htf,cl +

{
0 , Adsorptionshalbzyklus ,
ṁcd , Desorptionshalbzyklus

=


chtf
crj
htf
γclṁ , Adsorptionshalbzyklus ,

2ṁrj − chtf
crj
htf
γclṁ , Desorptionshalbzyklus .

(4.74)

Solang das Ventil im Desorptionshalbzyklus noch geschlossen ist und folglich keine Kondensa-
tionswärme frei wird, kann dann der Kondensator üblicherweise noch nahezu auf die minimale
Rückkühltemperatur abgekühlt werden.

4.7.2. Verdampfer, Kondensator und kombinierte Komponente
Sind Verdampfer und Kondensator als separate Komponenten ausgeführt, so wird der Verdampfer
im Modell kontinuierlich durchströmt, sowohl bei Ein- als auch bei Zweiadsorbersystemen. Im
Falle einer kombinierten Komponente, d. h. eines gemeinsamen Wärmeübertragers, der sowohl als
Verdampfer als auch als Kondensator dient, lassen sich die Massenströme im Modell für beide
Halbzyklen getrennt einstellen. Die Umschaltung der Fluidkreise kann in diesem Fall nach folgenden
zwei Schemata durchgeführt werden:

1. Einfache Umschaltung genau bei Halbzyklenumschaltung, oder

2. eine thermodynamisch optimal verzögerte Umschaltung, d. h. in Abhängigkeit der Temperatu-
ren in der kombinierten Komponente und im jeweiligen externen Fluidkreis.

Zu Beginn des Adsorptionshalbzyklus liegt die Temperatur der kombinierten Komponente zunächst
noch deutlich über der eigentlichen Temperatur der Niedertemperaturwärmequelle, da die kom-
binierte Komponente zuvor als Kondensator betrieben wurde und gekühlt werden musste. Beim
Betrieb als Verdampfer ist nun eine hohe Temperatur thermodynamisch von Vorteil. Schaltet man
nun zu Beginn des Adsorptionshalbzyklus auf den Fluidkreislaufs zur Niedertemperaturquelle um, so
wird der Verdampfer zunächst einige Zeit gekühlt, dem System also Wärme entzogen. Günstiger ist
es, den Massenstrom zunächst abzuschalten und erst verzögert auf den Niedertemperaturfluidkreis
umzuschalten; nämlich genau dann, wenn die Temperatur des Verdampfers unter die Temperatur
des Fluidkreises zur Niedertemperaturwärmequelle gefallen ist. Im Desorptionshalbzyklus gilt ent-
sprechend, dass zunächst der Massenstrom abgeschaltet und dann auf die Mitteltemperatursenke
umgeschaltet wird, sobald die Temperatur des Kondensators über jene der Mitteltemperatursenke
angestiegen ist und der Kondensator entsprechend gekühlt werden kann. Dies erhöht die Effizienz
der Anlage.
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5. Simulationsergebnisse des transienten
Modells

In diesem Kapitel wird das bereits in Kapitel 4 vorgestellte transiente Modell zur Simulation
ausgewählter Systemkonfigurationen bei unterschiedlichen Betriebsbedingungen eingesetzt. Dabei
sollen sowohl die Anwendungsmöglichkeiten des Modells als auch das Potential des Stratisorp-
Zyklus im Vergleich mit anderen Zyklenkonzepten untersucht werden.

Das transiente Modell ermöglicht mittels mehrerer Fluid- und Adsorberknoten die Abbildung der
Temperatur- und Beladungsverläufe in Durchströmungsrichtung des Wärmeträgerfluids im Adsorber.
Damit können Zyklenverläufe mit geringen Massenströmen und kleinen treibenden Temperaturdif-
ferenzen detailliert simuliert und integrale charakteristische Größen mit einer ausreichend hohen
Genauigkeit berechnet werden. Mit einer entropischen Analyse können Verlustfaktoren identifiziert
und quantifiziert werden. Beides wird mittels der in diesem Kapitel vorgelegten Ergebnisse illustriert.
Primär wird in diesem Kapitel der Stratisorp-Zyklus untersucht. Dazu wird eine Vielzahl von

Systemkonfigurationen analysiert, die sowohl konventionelle Adsorber als auch innovative Hoch-
leistungsadsorber mit verschiedenen Adsorbentien umfasst. Für diese Konfigurationen werden
Parametervariationen durchgeführt und die Sensitivitäten bezüglich der Zielgrößen Effizienz und
Nutzleistung betrachtet. Weiterhin werden für einen konsistenten Vergleich neben Stratisorp-Syste-
men auch Zweiadsorbersysteme mit thermodynamisch optimaler Rücklaufumschaltung innerhalb
des vorliegenden Modells berechnet.
Im Folgenden werden zunächst die Standardfälle für die Simulationen beschrieben. Daran an-

schließend werden zwei dieser Standardfälle exemplarisch ausführlich und zeitaufgelöst untersucht.
Schließlich werden Ergebnisse der Parametervariationen vorgestellt.

5.1. Standardfälle der Simulation
5.1.1. Hoch- und Niedertemperatursysteme
Als Wärmeträgerfluid und Speichermedium wird für diejenigen Systemkonfigurationen Thermoöl
eingesetzt, bei denen die maximale Antriebstemperatur Treg größer als 130 ℃ ist. Ist die maximale
Antriebstemperatur kleiner als 100 ℃, kann Wasser bei Umgebungsdruck verwendet werden. Da-
zwischen kann bis ungefähr 130 ℃ ebenfalls Wasser unter leicht erhöhtem Druck benutzt werden.
Für die hier betrachteten Systeme werden zwei Standardtemperaturtripletts eingesetzt: Maxi-
male Antriebstemperatur, Rücklauftemperatur vom Heizungs- bzw. Rückkühlsystem sowie die
Rücklauftemperatur in den Verdampfer (siehe Tabelle 5.1) betragen für die betrachteten Hochtem-
peratursysteme (Treg = 200 ℃, Trj = 34 ℃, Tev = 8 ℃). Im Falle der Niedertemperatursysteme
beträgt die maximale Antriebstemperatur davon abweichend standardmäßig nur 120℃.
Aus thermodynamischen Gründen können Hochtemperatursysteme einen deutlich höheren Wir-

kungsgrad erreichen. Dieser theoretischen Qualität stehen jedoch einige Verlustfaktoren entgegen
(siehe auch Unterabschnitt 4.2.4), die durch die hohen Antriebstemperaturen verstärkt oder begrün-
det werden und die Effizienzvorteile abschwächen.

1. Die jeweiligen thermodynamischen Eigenschaften von Thermoöl bzw. Wasser haben einen
großen Einfluss, insbesondere im Hinblick auf Wärmekapazität und -übertragung. Durch die
ungefähr doppelte massen- und volumenspezifische Wärmekapazität von Wasser genügt ein
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5. Simulationsergebnisse des transienten Modells

Tabelle 5.1.: Charakteristische Eigenschaften von Hoch- und Niedertemperatursystemen
Hochtemperatursystem Niedertemperatursystem

Adsorbentien Zeolith 13X, Silico-Aluminophosphat SAPO-34,
Li-Y-Zeolith RUB04 Silicagel 127B

Stoffdaten Abschnitt A.3 Abschnitt A.3
Arbeitsfluid bzw. Adsorptiv Wasser Wasser
Stoffdaten IAPWS (2007) IAPWS (2007)

Adsorbensmasse ms 5 kg 5 kg (SAPO-34), 18 kg (127B)
Wärmeträgerfluid Thermoöl Wasser
Stoffdaten Marlotherm LH (2014) IAPWS (2007)

Antriebstemperatur Treg 200℃ 120℃ (SAPO-34), 75℃ (127B)
Mitteltemperatur T in

rj 34℃ 34℃ (Heiz-), 27℃ (Kühlfall)
Niedertemperatur T in

ev 8℃ 8℃ (Heiz-), 18℃ (Kühlfall)

Speichertank deutlich kleineren Volumens für dieselbe Speicherkapazität, und entsprechend
genügen bei derselben Leistung auch kleinere Systemmassenströme zwischen Speicher und
Adsorber für die Kühlung oder Heizung des Adsorbers als bei der Verwendung von Thermoöl.1
Weiterhin sind die Wärmeübertragungseigenschaften von Wasser aufgrund seiner geringeren
Viskosität und höheren Wärmeleitfähigkeit jenen von Thermoöl überlegen, sodass die Wär-
meübertragung zwischen Fluid und Adsorbens bei gleicher Adsorbergröße und treibender
Temperaturdifferenz deutlich schneller ablaufen kann.

2. Aufgrund der ungefähr halbierten maximalen Temperaturamplitude über einen Zyklus von nur
120 ℃− 34 ℃ = 86 ℃ bei einem Niedertemperatursystem gegenüber 200 ℃− 34 ℃ = 166 ℃
bei einem Hochtemperatursystem fällt bei der Erwärmung und Abkühlung des Adsorbers
entsprechend nur ein rund halb so großer sensibler Wärmeumsatz an. Zwar kann diese
sensible Wärme theoretisch vollständig zurückgewonnen werden, doch mit einem realen
Wärmerückgewinnungssystem wie beim Stratisorp-Konzept ist dies nur anteilig möglich.
Ein hoher sensibler Umsatz ist also nachteilig und stellt einen weiteren Verlustfaktor für
Hochtemperatursysteme dar. Der Einfluss des sensiblen Wärmeumsatzes lässt sich auch in
Unterabschnitt 3.3.1 ablesen, sowohl mit als auch ohne zusätzliche entropische Verluste durch
treibende Temperaturdifferenzen am Adsorber und damit im Wärmerückgewinnungssystem
(siehe z. B. Abbildung 3.3 sowie Abbildung 3.4).

3. Bei den Niedertemperatursystemen stellt sich im Vergleich zu einem Hochtemperatursystem
über die Höhe des Speichers systemimmanent eine kleinere Temperaturspreizung ein. Folglich
sind die entsprechenden entropischen Verluste im Niedertemperatursystem geringer. Auch die
energetischen Verluste aller Systemkomponenten sind aufgrund kleinerer Temperaturdifferen-
zen gegenüber der Umgebung geringer.

4. Die (in dieser Arbeit nicht quantifizierte) elektrische Hilfsenergie ist bei der Verwendung
von Wasser als Wärmeträgerfluid aufgrund dessen geringerer Viskosität und höherer Wär-
mekapazität geringer. Aufgrund der höheren Wärmekapazität von Wasser können geringere
Systemmassenströme verwendet werden. Dies hat ebenso Auswirkungen auf den Speicher:
Kleinere Massenströme bedeuten geringere Einströmgeschwindigkeiten, Konvektion, Turbulen-
zen und Durchmischung. Dem entgegen steht allerdings die höhere Viskosität von Thermoöl
insbesondere bei niedrigen Temperaturen, die Konvektionsvorgängen entgegen wirkt.

1Grundsätzlich haben verringerte Systemmassenströme eine verringerte Vermischung im Speicher zur Folge. Umge-
kehrt wird durch die geringere Viskosität von Wasser die Vermischung im Speicher begünstigt. Welcher dieser
beiden Effekte nun tatsächlich überwiegt hängt stark vom betrachten Anwendungsfall ab.
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Darüber hinaus sind bei einem Thermoölsystem die Leckagevermeidung, Reparaturen und die
Erstbefüllung aufwändiger und damit teurer. Bei Wasser ist der erhöhte Druck bei einer Antriebs-
temperatur oberhalb von 100℃ kritisch und kann Zusatzkosten aufgrund von Sicherheitsauflagen
bedeuten.

Die Kosten für Hydraulikelemente2 sind sowohl bei der Verwendung von Wasser unter erhöhtem
Druck und als auch bei der Verwendung von Thermoöl bei höheren Temperaturen (aber geringeren
Drücken) deutlich höher als bei Wasser unter Umgebungs- bzw. hydrostatischem Druck. Auch die
Verwendung von Schwämmen im Speicher zur Vergleichmäßigung der Fluidströme kann durch die
Wahl des Wärmeträgerfluids beeinflusst werden.

5.1.2. Adsorbentien und Adsorber
Die eingesetzten Adsorbentien sind primär der Lithium-Y-Zeolith RUB04 (Standardfall der Pa-
rametervariation) sowie Zeolith 13X, der Silico-Aluminophosphat SAPO-34 und Silicagel 127B
(siehe Abschnitt A.3). Dabei wird bei den ersten drei Adsorbentien eine Aufkristallisierung auf
gleiche Trägerstrukturen und Wärmeübertrager (siehe für Aufbau und charakteristische Parameter
in Anhang B bzw. in Unterabschnitt B.1.2) angenommen. Die Skalierung der Parameter (siehe
Tabelle B.2) auf dieselbe Adsorbensmasse resultiert bei SAPO-34 gegenüber den Zeolithen aufgrund
der vom jeweiligen Adsorbens abhängigen aufgebrachten Schichtdicke in einem Wärmeübertrager
kleineren Volumens sowie kleinerer Fläche und folglich mit schlechteren Wärmeübertragungseigen-
schaften (siehe Tabelle B.1 und Tabelle B.3). Für die vorgestellten Fälle mit den Zeolithen oder
SAPO-34 als Adsorbentien beträgt die normierte Adsorbensmasse jeweils 5 kg.

Bei Silicagel 127B wird zum Vergleich mit den in Schicktanz 2013 angegebenen experimentellen
und simulierten Ergebnissen ein konventioneller Lamellenwärmeübertrager (für den Vergleich mit
den Hochleistungsadsorbern siehe Tabelle 4.2, für die Parameter siehe Tabelle B.4) betrachtet. Hier
wird auch die Adsorbensmasse mit 18 kg deutlich höher gewählt, da in einer Schüttung sowohl
die thermische Anbindung als auch die Ausnutzung bzw. das Verhältnis zwischen aktivem und
inaktivem Adsorbens deutlich schlechter bzw. kleiner sind.
Der Li-Y-Zeolith RUB04 und Zeolith 13X werden in Hochtemperatursystemen eingesetzt. Für

Niedertemperatursysteme eignen sich SAPO-34 und Silicagel 127B. Für die letzteren Adsorbentien
genügen auch Antriebstemperaturen von maximal 95℃ bzw. 75℃ und führen zu ähnlichen Effizien-
zen, da sich sowohl SAPO-34 als auch Silicagel 127B bereits deutlich unterhalb von 120℃ vollständig
desorbieren lassen. Erhöhte Antriebstemperaturen bieten jedoch eine zusätzliche Leistungsreserve,
da größere treibende Temperaturdifferenzen den limitierenden Wärmetransport verbessern und
typischerweise zu einer höheren Nutzleistung führen.
Unter den aufkristallisierten Adsorbentien sind die Beladungsumsätze für SAPO-34 deutlich

höher als für die beiden Zeolithen. Unter den Zeolithen ermöglicht RUB04 einen etwas höheren
Beladungsumsatz als 13X. Der Beladungsumsatz hat hohe Relevanz, da er proportional zur umge-
setzten sorptiven Wärme ist. Je größer wiederum das Verhältnis zwischen sorptiver und (nahezu
beladungsunabhängiger) sensibler Wärme, desto besser die Effizienz der Systeme.
Die effektiven Diffusionskoeffizienten zwischen Verdampfer und Adsorptionsplatz bzw. Adsorp-

tionsplatz und Kondensator betragen für die Hochleistungsadsorber einheitlich nach Tabelle 4.3
0.4944 s−1bar−1 (Adsorption) bzw. 0.0872 s−1bar−1 (Desorption). Die Anpassung ist für SAPO-34
erfolgt (siehe Unterabschnitt 4.3.3). Eine weitere Anpassung für Zeolithe und deren abweichen-
de (geringere) Schichtdicken ist im Rahmen dieser Arbeit nicht durchgeführt worden, da weder
experimentelle noch simulierte Daten vorlagen. Auch bei der Skalierung der Adsorber (siehe Un-
terabschnitt B.1.3, bei der sich die Wärmeübertragerfläche ändert, erfolgt keine Anpassung der
effektiven Diffusionskoeffizienten. Der Stofftransport wird jedoch implizit mit der Adsorbensmasse
skaliert, wie aus (4.3) ersichtlich ist.

2Dazu gehören beispielsweise Rohre, Abzweige, Ventile, Pumpen und Ausdehnungsgefäße.
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5.1.3. Weitere Systemeigenschaften
Generell stellen Verdampfer und Kondensator zwei getrennte Komponenten bzw. Wärmeübertrager
dar, die entsprechend im Modell abgebildet werden. Optional kann auch eine kombinierte Kompo-
nente eingesetzt und abgebildet werden, also sequentiell Verdampfung und Kondensation in nur
einer Komponente. Die Parameter von Verdampfer und Kondensator finden sich in Tabelle B.6.
Das Kammervolumen im Adsorptionsmodul um den Adsorber bei geschlossenen Ventilen zu

Dampfquelle und -senke beträgt im Modell 100 L. Da der Einfluss dieses Kammervolumens auf die
Ergebnisse relativ gering ist, sich jedoch stark auf Simulationszeit und -stabilität auswirken kann,
wird dieses Kammervolumen nicht mit dem Adsorber skaliert. Der Wärmeübertragungskoeffizient
zwischen Adsorber und Kammer beträgt aus Gründen der numerischen Stabilität hcAc = 5 W/K,
jene Wärmeübertragungskoeffizienten zwischen Adsorber und Verdampfer bzw. Kondensator über
das Gehäuse werden vernachlässigt und auf null gesetzt.
Die Masse der zusätzlichen Verrohrung außerhalb von Adsorber und Speicher sowie die Mas-

senanteile von Pumpen und Ventilen, die thermisch eng an das Wärmeträgerfluid angekoppelt
sind, wurde mit insgesamt 5 kg Kupfer abgeschätzt (für Vor- und Rücklauf zusammen, siehe auch
Tabelle B.5), die Rohrlänge für Vor- und Rücklauf mit jeweils 2m. Ersteres ist wichtig für die
tote thermische Masse des Systems, letzteres ist wichtig für die Größe der Oberfläche der Rohre
und damit die Wärmeübertragung von den und auf die Rohrknoten. Die Verrohrung wird nicht
mit der Adsorbergröße skaliert, sondern als für alle Systeme annähernd konstant angenommen.
Zusätzlich ist die Fluidmenge, die mit den Rohrknoten in thermischer Verbindung steht, gleich der
Fluidmasse in einem Fluidpfropfen im Adsorber (siehe Abschnitt 4.2.7) und folglich typischerweise
deutlich kleiner als die tatsächlich in den Rohren bzw. der Verrohrung vorhandene. Dies erniedrigt
einerseits die Totzeit bei der Regelung, da aus dem Speicher entnommenes Fluid den Adsorber
entsprechend schneller erreicht. Andererseits kann die geringere Fluidmasse zu einem verringerten
Wärmeübergang auf die Verrohrung führen, da sich die Fluidtemperatur schneller der Rohrtem-
peratur angleicht und damit die treibenden Temperaturdifferenzen abnehmen. Unter typischen
Bedingungen sind diese Effekte jedoch vernachlässigbar, und die Implementierung vereinfacht sich
aufgrund der konstanten Masse in allen Fluidpfropfen im Adsorptionsmodul. Ausnahme stellen
die Pfropfen dar, in denen das aus dem Speicher entnommene Fluid gepuffert wird. Ihre Masse ist
gleich der externen Pfropfenmasse mext

htf (siehe Abschnitt 4.2.7).

5.1.4. Gemeinsame Eigenschaften und Lastfälle
Neben der Antriebstemperatur und dem Wärmeträgerfluid bleiben eine Reihe von Parametern für
Hoch- und Niedertemperatursysteme unverändert. Diese Parameter sind in Tabelle 5.2 angegeben.
Darin werden auch zwei Massenströme für zwei typische Leistungsbereiche angegeben, ein System-
massenstrom von 0.3 kg/s für den Auslegungsfall bzw. Nennlastfall mittlerer bis hoher Nutzleistung
(„high“) und ein Systemmassenstrom von 0.15 kg/s für einen Teillastfall mit niedriger Nutzleistung
(„low“). Für die Parametervariationen werden meist Systeme mit beiden Massenströmen betrachtet,
um die Auswirkungen der entsprechenden Variationen für beide Lastfälle zu verdeutlichen.

5.1.5. Anfangsbedingungen und zyklisch stationäre Zyklen
Als initiales Temperaturprofil wird im Speicher eine lineare Temperaturschichtung vorgegeben, wobei
die unterste Schicht dabei auf mittlerem Temperaturniveau bzw. auf der Heizungsrücklauf- (Heizfall)
oder Rückkühltemperatur (Kühlfall) Trj, die oberste Schicht auf der maximalen Antriebstemperatur
Treg liegt (sieh auch Unterabschnitt 4.4.4). Im Adsorber werden initial alle Knoten und das Fluid
auf maximale Temperatur gesetzt, um den Zustand am Ende des Desorptionszyklus abzubilden.

Begonnen wird die Simulation mit dem Adsorptionszyklus. Simuliert man nun einige Adsorptions-
und Desorptionszyklen bei (zyklisch) konstanten Betriebsbedingungen, so ändert sich das zu Beginn
eines Zyklus bzw. vor der Adsorption im Speicher vorliegende Temperaturprofil zunächst nach jedem
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Tabelle 5.2.: Gemeinsame Eigenschaften für Hoch- und Niedertemperatursysteme in zwei Lastberei-
chen (Nennlast, Teillast) bzw. Systemmassenströmen

Systemmassenstrom ṁ 0.15 kg/s (Teillast, „low“), 0.3 kg/s (Nennlast, „high“)
Speichergröße mstor 250 kg
Anzahl Ringe 15 (zur Fluidextraktion, ggf. auch zur Einschichtung)
Verdampfer/Kondensator separate Komponenten, nicht kombiniert
Dampfkammervolumen Vc 0.1 m3

Wärmeübergange
Adsorber ↔ Kammer (hA)c 5 W/K
Kammer ↔ Verd./Kond. (hA)c 0 W/K
Adsorber ↔ Verd./Kond. (UA)h 0 W/K

Masse der Verrohrung 5 kg
Effektive Länge der Verrohrung 2 m
Solltemperaturdifferenz ∆T 3K
Halbzyklenumschaltung
Abbruchkriterium temperaturbasiert
Temperaturdifferenz zwischen Adsorbervor- und -rücklauf
Abbruch bei ∆Tmin 7K

Externer Zeitschritt ∆t größtmöglich
Sequentielle Speicherextraktionen
Anzahl zu Beginn nex 5: für 40 Zyklen oder bis ∆Qstor < 1 %
Anzahl am Ende nex 1: für 40 Zyklen oder bis ∆Qstor < 1 %

Anzahl Adsorber-/Fluidknoten nhx 100
Anzahl Speicherschichten nly 1000
Vermischungsüberhöhung
Maximale Überhöhung κ 100
Breite der Überhöhung σ 0.05 · L

Höhe des Speichers L 1.9 m
Isolationsdicke Speicher dinsu 0.3 m
Heizeranteil γht 0.9
Kühleranteil γcl 0.25
Entnahmehöhe des Heizers 0.95 · L
Entnahmehöhe des Kühlers 0.25 · L
Wärmeübertrager in Heizer/Kühler ideal
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Zyklus und entsprechend der Energieinhalt des Speichers. Auch der Verlauf von Beladung und
Temperatur am Adsorber unterscheidet sich von dem des vorigen Zyklus, da aus dem Speicher Fluid
mit abweichenden Temperaturen entnommen wird. Folglich ist noch kein stationärer Betriebspunkt
erreicht. Mit einer zunehmenden Anzahl an Zyklen verringern sich jedoch die Unterschiede zwischen
den Temperaturprofilen vor und nach einem Zyklus, bis sich schließlich im Speicher ein zyklisch
stationäres Profil einstellt.

In Abhängigkeit von Temperaturniveaus, Betriebsparametern und von dem Verhältnis zwischen
Speichergröße und Nutzleistung sowie der gewünschten Genauigkeit der Stationarität liegt die dafür
benötigte Zyklenzahl typischerweise im Bereich von 10 bis 40. Das Profil ändert sich über den
Zyklenverlauf weiterhin stark – während des Adsorptionshalbzyklus wird der Speicher geladen,
während des Desorptionshalbzyklus entladen –, koinzidiert jedoch zu Beginn und am Ende annähernd.
Entsprechend ändert sich auch die im Speicher vor und nach einem Zyklus vorhandene Wärmemenge
nicht mehr. Die zugeführte Wärmemenge entspricht also genau der abgeführten Wärmemenge,
und dies gilt wegen des konstanten Temperaturprofils entsprechend auch für zu- und abgeführte
Entropien. Damit lässt sich die Nutzleistung und die Effizienz bzw. der COP eines solchen stationären
Zyklus direkt zur Bewertung des Systems und der Betriebsparameter heranziehen. Simulationen
mit variierten Anfangsbedingungen zeigen, dass deren Einfluss vernachlässigbar ist. Ein lineares
Startprofil für die Temperatur im Speicher führt jedoch relativ rasch zu dem zyklisch stationären,
eingeschwungenen Profil und senkt damit die notwendige Rechenzeit.
Der Ablauf einer Simulation stellt sich wie folgt dar:

1. In einer ersten Phase werden zunächst mit der gewählten Anzahl von Speicherextraktion
(meist nex = 5) bis zu 40 Zyklen simuliert (siehe Abschnitt 4.2.8), um schneller zu einem
stationären Zyklenlauf zu kommen. Wird vor Erreichen des 40. Zyklus über einen Zyklus
eine Energieänderung im Speicher ∆Q gemessen, die kleiner ist als 1% der vom Heizer
eingebrachten Wärme, so wird direkt mit Phase zwei fortgesetzt.

2. In der zweiten Phase wird nur jeweils einmal aus dem Speicher extrahiert und eingeschichtet,
und dann wieder zum Adsorptionsmodul gewechselt, d. h. nex = 1. Dies hat schnellere
Regelungseingriffe bzw. die bessere Synchronisation zwischen Speicher und Adsorber und
einen feiner auftretenden Vermischungsschritt im Speicher, nämlich nach jeder Extraktion, zur
Folge. Außerdem ist die Entropieanalyse im Allgemeinen genauer, da sie zur Vereinfachung
der Implementierung des Modells nur zu den Synchronisationszeitpunkten stattfindet. Sind
nun entweder 40 Zyklen simuliert oder eine Energieänderung des Speichers ∆Q kleiner 1%
der vom Heizer eingebrachten Wärme erreicht, so wird noch ein letzter Zyklus simuliert, der
schließlich als stationär eingeschwungener Zyklus ausgewertet und ausgegeben wird.

5.1.6. Effizienz und Nutzleistung für Heiz- und Kühlfall

Die Effizienzen berechnen sich für das transiente Modell entsprechend der Gleichungen (3.11)
und (3.13). Die am Kondensator an das Wärmeträgerfluid abgegebenen bzw. am Verdampfer vom
Wärmeträgerfluid aufgenommenen Wärmemengen −Qcd bzw. Qev ergeben sich durch die Integration
von (4.33) über einen zyklisch stationären Zyklus.

Weiterhin berechnet sich die im Zyklus aufgewendete Wärmemenge Qreg = Qht sowie die an-
fallende Rückkühlwärme −Qads = −Qcl durch Aufintegration der übertragenen Wärmeleistungen
am Heizer bzw. am Kühler über den gesamten Zyklus (Stratisorp) oder der im Desorptions- bzw.
Adsorptionshalbzyklus am Adsorber auftretenden Leistungen (Zweiadsorbermaschine). Die Antriebs-
wärme wird am Heizer bzw. Speicher (Stratisorp-System) oder am Adsorber (Zweiadsorbermaschine)
benötigt. Die Rückkühlwärme fällt entsprechend am Kühler bzw. Speicher (Stratisorp-System) oder
am Adsorber (Zweiadsorbermaschine) an.
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Im Heizfall stellt −Qrj die vom Heizsystem nutzbare Wärme dar. Kann die Verlustwärme des
Stratisorp-Speichers genutzt werden, so werden diese energetischen Verluste −Ql zur Nutzwärme
addiert. Entsprechend ergibt sich der Heiz-COP zu

COPheat = −Qrj
Qht

= −Qcd +Qcl
Qht

bzw. COP l
heat = −Qrj +Ql

Qht
= −Qcd +Qcl +Ql

Qht
, (5.1)

und der Kühl-COP zu

COPcool = Qev
Qht

, (5.2)

wobei die Zähler jeweils die Nutzwärmen bzw. die Nutzkälte darstellen.
Bei einem nicht vollständig zyklisch stationären Betriebspunkt kann die Energiedifferenz des

Speichers über einen Zyklus ∆Qstor zur Korrektur der Effizienz herangezogen werden. Damit
konvergiert die Effizienz bereits bei einer geringeren Anzahl an simulierten Zyklen und es kann
Rechenzeit eingespart werden.

5.2. Analyse des transienten Zyklenverhaltens
Für den Standardfall eines Hochtemperatursystems mit dem Systemmassenstrom von 0.3 kg/s
(Nennlastfall) sind Temperatur- und Beladungsverläufe für den Stratisorp-Zyklus in Abbildung 5.1
sowie für einen Standard-Adsorptionszyklus mit zwei Adsorbern sowie thermodynamisch optimaler
Rücklaufumschaltung zur teilweisen internen Wärmerückgewinnung (siehe Abschnitt 4.1.2) in
Abbildung 5.2 über der Zeit aufgetragen. Die optimale Rücklaufumschaltung wirkt sich auf die
Temperatur- und Beladungsverläufe des Adsorbers in Abbildung 5.2 nicht aus, sondern erhöht
lediglich die angegebene Effizienz.

Stratisorp-Zyklus Anhand der Darstellung in Abbildung 5.1 soll zunächst der Ablauf des Stratisorp-
Zyklus verdeutlicht werden. Das System ist bereits eingeschwungen, d. h. das Temperaturprofil im
Speicher und auch die Temperaturen und Beladungen in Adsorber, Verdampfer und Kondensator
sind zu Beginn und am Ende des Zyklus annähernd gleich. Oben links können in allen Grafiken die
Heiz- und Kühl-COP sowie die zugehörigen Nutzleistungen abgelesen werden. Der Heiz-COP beträgt
1.98, und die zugehörige Heizleistung rund 5.4 kW bei einer minimalen Temperatur von 34℃.
Schließlich ist die Energiedifferenz des Speichers ∆Q zwischen Beginn und Ende des dargestellten
Zyklus angegeben. Zum Vergleich ist die über den Heizer zugeführte Antriebswärme Qht aufgeführt.

Die Temperaturen von Verdampfer Tev (gelb) und Kondensator Tcd (magenta) sind über der Zeit
aufgetragen, dazu die Temperaturen von den jeweiligen Vor- und Rückläufen: Tev,in und Tev,out für
den Verdampfer sowie Tcd,in = Trj,out und Tcd,out für den Kondensator.

Der Zyklus beginnt bei der Zeit t = 0 s mit geschlossenem Ventil (rote vertikale Linie) mit dem
Adsorptionshalbzyklus. In diesem Halbzyklus wird der Adsorber über das Wärmeträgerfluid gekühlt
(blau: vorn, grün: hinten am Adsorber, schwarz: Mittelwert; gestrichelte Linien: Beladungswerte,
durchgezogene Linien: Fluid-, strichpunktierte Linie: Adsorbertemperaturen). Dazu wird immer der
jeweils höchste Speicherring mit größter Temperatur gewählt, bei dem das extrahierte Fluid gerade
eine Temperatur hat, die noch unterhalb der berechneten Solltemperatur Tset (rot durchgezogen)
liegt, die zum Kühlen des Adsorbers notwendig ist. Ist dies nicht mehr der Fall, weil sich der
Adsorber abgekühlt und/oder sich der Speicher im Bereich des gewählten Extraktionsrings in Folge
der Vermischung mit dem vom Adsorber durch die Ladelanze zurückströmenden Fluid erwärmt hat,
muss die Entnahme beim nächst tieferliegenden Ring fortgesetzt werden. Die Ringumschaltungen
kann man deutlich an den Temperatursprüngen des einströmenden Wärmeträgerfluids erkennen
(blau durchgezogen). Am Auslass sind die Sprünge aufgrund von Wärmeübertragung und Ver-
mischung nicht mehr zu sehen (grün durchgezogen). Zwischen Fluid- und Adsorbertemperaturen
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Abbildung 5.1.: Temperatur- und Beladungsverläufe im Adsorptionsmodul für den Stratisorp-Zyklus
im Hochtemperaturfall mit dem Li-Y-Zeolithen RUB04
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Abbildung 5.2.: Temperatur- und Beladungsverläufe im Adsorptionsmodul für einen Standard-
Zyklus mit zwei Adsorbern im Hochtemperaturfall mit dem Li-Y-Zeolithen RUB04.
Die Rücklaufumschaltung ist in dieser Darstellung nicht ersichtlich, wenn man von
der integralen Angabe der erhöhten COP oben links absieht.
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5.2. Analyse des transienten Zyklenverhaltens

(durchgezogen und strichpunktiert) können die treibenden Temperaturdifferenzen und ihre zeitliche
Änderung über die Adsorberlänge abgelesen werden. Die treibenden Temperaturdifferenzen sind
am Einlass deutlich größer als am Auslass. Die Temperaturdifferenz zwischen den beiden Enden
des Adsorbers ist gegenüber den treibenden Temperaturdifferenzen groß. Damit kann der Adsorber
als thermisch lang bezeichnet werden: Der Wärmekapazitätsstrom ṁchx ist klein gegenüber der
Wärmeübertragungskapazität UhxAhx.

Bei geschlossenem Ventil treten unerwünschte Umlagerungseffekte des Adsorbats auf, d. h. Bereiche
des Adsorbers, die in der Nähe des Einlasses des Wärmeträgerfluids schnell abgekühlt werden,
adsorbieren stark (blau gestrichelt), während in der Nähe des Auslasses noch wenig gekühlte Bereiche
des Adsorbers gleichzeitig gegen den Kammerdruck desorbieren (grün gestrichelt). Im Mittel über
alle Adsorberknoten nimmt die Beladung währenddessen nur geringfügig zu. Gleichzeitig wird das
Adsorptiv in der Dampfkammer durch Wärmeübergang vom Adsorber etwas abgekühlt und der
Kammerdruck sinkt.
Im hier betrachteten Nennlastfall ist der Druck in der Adsorberkammer pc nach rund 83 s bis

auf den Verdampferdruck pev gefallen und das Ventil zum Verdampfer öffnet sich (grüne vertikale
Linie). Damit beginnt die eigentliche Adsorptionsphase. Im Verdampfer verdampft Arbeitsfluid
unter Wärmeaufnahme, strömt durch die Kammer zum Adsorber und wird gleichzeitig überhitzt.
Die Wärmeaufnahme zeigt sich auch durch eine Temperaturabnahme im Verdampfer.

Schließlich wird die Temperaturdifferenz zwischen Adsorbervor- und rücklauf des Wärmeträger-
fluids kleiner als der Schwellwert ∆Tmin, und der Adsorptionshalbzyklus wird beendet. Das Ventil
zum Verdampfer schließt (zweite rote vertikale Linie).
Damit beginnt nach rund 618 s der Desorptionshalbzyklus, in dem der Adsorber über das

Wärmeträgerfluid geheizt wird. Aus thermodynamischen Gründen wird der Adsorber nun im
Vergleich zum Adsorptionshalbzyklus umgekehrt durchströmt. Es wird jeweils der niedrigste Ring
gewählt, über den Fluid extrahiert werden kann, dessen Temperatur größer als die vorgegebene
Solltemperatur ist.
Wieder treten Umlagerungseffekte des Adsorbats bei geschlossenem Ventil auf. Dabei steigt

der Druck in der Dampfkammer pc langsam an, bis der Kondensatordruck pcd erreicht ist. Nach
rund 712 s öffnet das Ventil zum Kondensator und die eigentliche Desorptionsphase beginnt
(grüne vertikale Linie). Arbeitsfluid wird an den Adsorberknoten desorbiert, strömt in die Kammer
und weiter in den Kondensator. Dort kondensiert der Dampf unter Abgabe latenter Wärme und
gleichzeitig der der Überhitzung entsprechenden sensiblen Wärme. Dies führt zu einem Anstieg
von Kondensatortemperatur und -druck. Schließlich strömt das Kondensat über das Drosselventil
zurück in den Verdampfer.

Insgesamt fällt die gleichmäßige Beladungsänderung auf, die nur zu den beiden Halbzyklenenden
etwas abflacht. Ebenso sind die treibenden Temperaturdifferenzen relativ gleichmäßig und im
Vergleich zu klassischen Adsorptionssystemen relativ klein. Die Halbzyklen können aufgrund der
Verwendung nur eines Adsorbers unterschiedlich lang bzw. asymmetrisch gewählt werden. Im hier
vorgestellten Nennlastfall sind das 618 s für den Adsorptions- und 649 s für den Desorptionshalbzy-
klus. Durch angepasste Halbzyklenlängen kann beispielsweise die unterschiedliche Geschwindigkeit
des Stofftransports berücksichtigt und die Nutzleistung erhöht werden.

Bei dem beschriebenen Zyklus wird ein Heiz-COP COPheat von 1.98 bei einer Heizleistung Pheat
von rund 5.4 kW erreicht. Zählt man die Verlustleistungen zur Nutzleistung3, so ergeben sich
ein Heiz-COP COP l

heat von 2.00 bei einer Nutzleistung P l
heat von ebenfalls rund 5.4 kW. Dass die

angegebenen Werte für Heiz- und Kühl-COP COPheat und COPcool nicht genau um 1 differieren,
begründet sich in den unberücksichtigten energetischen Speicherverlusten, die nur in COP l

heat

3Dies ist etwa dann gerechtfertigt, wenn die Adsorptionswärmepumpe in einem beheizten Raum steht oder
die Speicherabwärme anderweitig Verwendung findet – z. B. im Falle eines Tank-in-Tank-Systems, bei dem der
Stratisorp-Speicher geometrisch in einem konventionellen Warmwasserspeicher angeordnet ist und die Verlustwärme
direkt zur Trinkwassererwärmung genutzt werden kann.
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berücksichtigt werden. Die Angaben für den Kühl-COP beziehen sich hier ebenfalls auf das für den
Kühlfall wenig realistische Temperaturpaar T in

ev = 8 ℃ und T in
cd = 34 ℃.

Standard-Zyklus einer Zweiadsorbermaschine mit thermodynamisch optimaler Rücklaufum-
schaltung Der Verlauf eines Standard-Zyklus mit Rücklaufumschaltung und seine Visualisierung
in Abbildung 5.2 sind sehr ähnlich zu jenen des Stratisorp-Zyklus. Das in den Adsorber einströ-
mende Wärmeträgerfluid hat sowohl im Adsorptions- als auch im Desorptionshalbzyklus eine feste
Temperatur: Es wird direkt mittels der externen Wärmesenke auf die minimale Kühltemperatur
bzw. mittels der Antriebswärmequelle auf die maximale Regeneriertemperatur gebracht. Aufgrund
der gegenüber des Stratisorp-Zyklus sehr viel größeren treibenden Temperaturdifferenzen laufen
beide Halbzyklen deutlich schneller ab, was die Leistung auf Kosten der Effizienz deutlich vergrö-
ßert. Durch die Rücklaufumschaltung (siehe Abschnitt 4.1.2) wird die Effizienz jedoch gegenüber
einem Einadsorbersystem oder einem einfachen Zweiadsorbersystem deutlich erhöht. Nachteil
einer Zweiadsorbermaschine mit nur jeweils einem Verdampfer und Kondensator und Rücklauf-
umschaltung ist jedoch, dass die beiden Halbzyklen gleich lang sein müssen, obwohl abweichende
Phasenlängen thermodynamisch effizienter wären. Die Regelung im Modell erfolgt derart, dass
zunächst der Adsorptionshalbzyklus beendet wird, beispielsweise basierend auf den Adsorbervor-
und -rücklauftemperaturen. Damit liegt auch die Dauer des anschließenden Desorptionshalbzyklus
fest und der gesamte Zyklus wird entsprechend beendet. Eine zweite Möglichkeit ist die vorherige
Festlegung einer Zeitdauer, die dann für beide Halbzyklen gilt.
In dem beschriebenen Zyklus wird ein Heiz-COP COPheat von 1.47 erreicht. Die angegebene

Nutzheizleistung von 15.8 kW wird von nur einem der zwei verwendeten Adsorber erreicht. Beide
Adsorber der Zweiadsorbermaschine haben zusammen entsprechend über 30 kW. Im Hinblick auf
das Stratisorp-System mit nur einem Adsorber ist aber die erste Zahl für einen Vergleich besser
geeignet, um auf ähnliche Systemkosten für das Adsorptionsmodul zu kommen.
Die Aufspreizung von Beladung und Temperatur zwischen erstem und letztem Adsorberknoten

ist im Fall der Zweiadsorbermaschine deutlich größer als beim Stratisorp-Zyklus. Dies begründet
sich in den sehr großen Differenzen zwischen den Fluidtemperaturen an Adsorberein- und -ausgang.

Optimierte Betriebsführung des Stratisorp-Systems Aus dem Vergleich beider Zyklen ergeben
sich Maßnahmen zur Erhöhung von Effizienz und Nutzleistung des Stratisorp-Systems. Bei Anheiz-
vorgängen oder im Falle von extremen Witterungsbedingungen, die zwar selten auftreten, aber einen
sehr großen Heizwärmebedarf verursachen, ist zur Leistungserhöhung in einem Stratisorp-System
eine klassische Zyklensteuerung möglich, d. h. mit direkter Ankopplung von Wärmequelle (Heizer)
und -senke (Kühler) an den Adsorber sowie mit vergleichbaren treibenden Temperaturdifferenzen
wie bei einem Standard-Zyklus.

In Abbildung 5.1 ist der gleichmäßige Verlauf der treibenden Temperaturdifferenzen am Adsorber
zu erkennen. Für die Erhöhung der Effizienz ist jedoch eine an Adsorptionspaar bzw. Wärmekurven
angepasste Betriebsführung sinnvoll. Dies bedeutet, dass in Temperaturbereichen, in denen es einen
Mangel oder nur einen geringen Überschuss an zurückgewonnener gegenüber benötigter Wärme gibt,
die treibenden Temperaturdifferenzen verringert werden. In Konsequenz kann damit die Effizienz
auf Kosten der Systemleistung verbessert werden. Sind die Temperaturdifferenzen aufgrund der
limitierten Anzahl von Extraktionsringen bereits minimal, so kann dennoch die Ringumschaltung
verzögert werden, sofern negative Temperaturdifferenzen zugelassen werden und der Adsorber
über die volle Länge temperiert wird. In Temperaturbereichen, in denen es große Überschüsse
an zurückgewonnener Wärme gibt, können stattdessen größere treibende Temperaturdifferenzen
eingesetzt und die Leistung erhöht werden, was die Verluste im Speicher aufgrund einer kürzeren
Zyklendauer verringert oder zumindest die Effizienz nicht wesentlich beeinflusst. Darüber hinaus
kann mit geringen Effizienzeinbußen eine deutliche Leistungsverbesserung erzielt werden.
Schließlich können die Extraktions- und ggf. die Laderinge auch nicht-äquidistant, sondern in

Abhängigkeit von den Wärmekurven des verwendeten Adsorptionspaars thermodynamisch optimiert
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über die Speicherhöhe verteilt werden. Die Ringabstände sind dann in Temperaturbereichen mit
Mangel an zurückgewonnener Wärme enger, in denen mit Wärmeüberschuss weiter.
In Rahmen dieser Arbeit wurde jedoch der Fokus auf die Effizienz und nicht auf die maximale

Leistung gelegt. Darüber hinaus sollten aus Vereinfachungsgründen keine Anpassungen an spezielle
Systeme oder Materialien vorgenommen werden. Nachteil der Anpassung ist nämlich der deutlich
erhöhte Konfigurations- und Regelungsaufwand. Die Temperaturabhängigkeit der treibenden Tempe-
raturdifferenz muss spezifisch für jedes Adsorptionspaar, das externe Temperaturtripel und darüber
hinaus für die Wärmeübertragungskapazität des Adsorber bestimmt werden. Deshalb wurden die
drei oben genannten Möglichkeiten zur Optimierung nicht oder nicht umfassend untersucht.

Einfluss der Rohrknoten Die Rohrknoten gehen aufgrund ihrer starken thermischen Ankopplung
die Temperaturwechsel des Wärmeträgerfluids für die meisten Systemkonfigurationen zu großen
Teilen mit. Im Falle der Standardkonfiguration mit RUB04, einer Antriebs- bzw. Mitteltemperatur
von 200℃ bzw. 34℃ sowie bei Nennlast mit einem Systemmassenstrom von 0.3 kg/s betragen
minimale und maximale Temperaturen des ersten Rohrknoten 56℃ und 88℃, für den letzten
Rohrknoten 132℃ und 166℃. Dies entspricht jeweils einer Temperaturdifferenz von knapp 80 K,
und dies wiederum knapp der halben Temperaturdifferenz zwischen Antriebs- und Mitteltemperatur
von 166 K.

Damit ist die massenspezifische Effizienzreduktion in Folge der thermischen Masse von Ventilen
und Rohren ungefähr halb so groß wie der Effekt der thermischen Masse im Adsorber, die noch
besser an das Wärmeträgerfluid angekoppelt ist und nahezu den vollen Temperaturwechsel mitgeht.
Im Teillastbetrieb mit geringeren Systemmassenströmen nimmt der Effizienzverlust weiter zu,
da die Verrohrung durch die längere Durchströmung der Fluidtemperatur weiter folgen können.
Zusätzlich nehmen in der Realität bei geringeren Nutzleistungen die relativen Wärmeverluste über
die Isolation von Verrohrung und Ventilen zu. Die direkte oder indirekte – beispielsweise über
die Erhöhung der Speicherverluste – Abbildung dieser Verluste ist jedoch im transienten Modell
(direkte Berücksichtigung) bzw. in diesem Kapitel (indirekte Berücksichtigung) nicht erfolgt (siehe
Abschnitt 4.2.7).4

Clapeyron-Diagramme In den Clapeyron-Diagrammen zu den beiden Zyklenkonzepten in Ab-
bildung 5.3 und Abbildung 5.4 sind jeweils der Kammerdruck pc logarithmisch gegenüber der
Temperatur des ersten und des letzten Knotens sowie gegenüber der über alle Adsorberkno-
ten gemittelten Temperatur aufgetragen. Die Startpunkte von Adsorptions- (rechts oben) und
Desorptionshalbzyklus (links unten) sind durch rote Quadrate symbolisiert. Die Endzeitpunkte der
näherungsweisen isosteren Abschnitte bei geschlossenem Ventil sind durch grüne Kreise symbolisiert.
Danach beginnt die eigentliche Ad- bzw. Desorption des Adsorbers bei vom Verdampfer bzw. zum
Kondensator geöffnetem Ventil.
Auch in dieser Darstellung wird die deutlich größere Beladungsspreizung zwischen erstem und

letztem Adsorberknoten des Zweiadsorbersystems deutlich. Weiterhin ist zu erkennen, dass im
Stratisorp-Zyklus sowohl Adsorption als auch Desorption bei nur kleinen Druckschwankungen
ablaufen und die Abweichung von idealen isobaren Phasen relativ klein ist. Für einen Standard-Zyklus
treten in diesen Phasen bei offenem Ventil sehr große Druckschwankungen auf, die den Stofftransport
und damit auch die Leistung verringern. Ursache ist die sehr schnelle Beladungsänderung zu Beginn
eines Standard-Zyklus, die im weiteren Halbzyklenverlauf stark abflacht. Durch die über den
gesamten Zyklus nur wenig abnehmenden und gleichmäßigen treibenden Temperaturdifferenzen
im Stratisorp-Zyklus ist die Beladungsänderung lange Zeit stabil und geht erst kurz vor Ende
der Halbzyklen zurück. Die Sprünge in Folge der Umschaltung zwischen Extraktionsringen sind
andererseits besonders im Druckverlauf des Verdampfers gut zu erkennen.

4Im stationären Modell wird die sensible Masse der Verrohrung direkt zur Adsorbermasse addiert, was eine
konservative Abschätzung darstellt.
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Abbildung 5.3.: Clapeyron-Diagramm für den Stratisorp-Zyklus im Hochtemperaturfall mit dem
Li-Y-Zeolithen RUB04. Die drei Kurven zeigen Temperatur und Druck am ersten (1)
bzw. letzten (end) Adsorberknoten und im Durchschnitt über alle Adsorberknoten
(avg).
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Abbildung 5.5.: Treibende Temperaturdifferenzen ∆Ti = Thtf − Ti zwischen Wärmeträgerfluid und
einer Reihe von Adsorberknoten, repräsentativ über die Adsorberlänge verteilt,
sowie entropisch gemittelte Temperaturdifferenz ∆T = ∆Tmean.

Für den Verdampfer ist die gleichmäßigere Belastung und die kleinere Temperaturspreizung im
Stratisorp-Zyklus ein Vorteil, da im Heizfall das Risiko des Einfrierens des Verdampferpools geringer
ist. Andererseits haben die großen Temperaturdifferenzen in Verdampfer und Kondensator bei einem
Standard-Zyklus Vorteile für Umweltwärmequelle und Heizsystem, da sie bei einer intelligenten
Regelung mit größeren Temperaturspreizungen arbeiten können.

Analyse der treibenden Temperaturdifferenzen im Stratisorp-System Die treibenden Tempe-
raturdifferenzen im Stratisorp-System können mit den beiden Graphen in Abbildung 5.5 weiter
analysiert werden. Entlang der Adsorberlänge in Strömungsrichtung des Wärmeträgerfluids nehmen
die treibenden Temperaturdifferenzen vom Einlass zum Auslass ab. Dabei ist wieder die Strö-
mungsumkehr zwischen den beiden Halbzyklen zu berücksichtigen. Die Darstellung kann für eine
angepasste Bestimmung des Sollwerts (siehe Unterabschnitt 4.6.1) und die optimierte Steuerung der
Halbzyklenumschaltung (siehe Unterabschnitt 4.6.2) herangezogen werden. Auch die thermodyna-
mischen Charakteristika des jeweiligen Adsorptionspaares unter den jeweiligen Zyklenbedingungen
können in der Analyse einbezogen werden. Damit können Positionen von nicht-äquidistanten Ex-
traktionsringen im Speicher für eine thermodynamische Optimierung festgelegt werden (siehe den
vorhergehenden Abschnitt in dieser Sektion zur optimierten Betriebsführung).

Energiebilanzen und -umsätze des Gesamtsystems Die Energiebilanz des Gesamtsystems kann
in Abbildung 5.6 auf Konsistenz überprüft und analysiert werden. Die Wärmeumsätze geben
beispielsweise Aufschluss über die anteilige Nutzungsdauer bzw. den Leistungsverlauf im Zyklus
von Heizer und Kühler sowie über effizienzverringernde Leistungsspitzen an den Wärmeübertragern
im Adsorptionsmodul.

Analyse des transienten Speicherverhaltens In Abbildung 5.7 sind die Temperaturprofile nach
Desorption (blau, Speicher entladen) und nach der Adsorption (rot, Speicher geladen) sowie das
durchschnittliche Temperaturprofil nebst Standardabweichung für einen stationären Zyklus über der
Höhe aufgetragen. Die Standardabweichung ist für jede Temperatur symmetrisch eingetragen, d. h. in
positiver und negativer Richtung. Die symmetrische Darstellung erklärt den grauen Variationsbereich
im unteren Teil des Speichers, bei dem scheinbar Temperaturen unterhalb von 34℃ auftreten. Dies

151



5. Simulationsergebnisse des transienten Modells

0 200 400 600 800 1000 1200
−50

−40

−30

−20

−10

0

10

20

30

40

50

Zeit t  (s)

∆
Q

/∆
t 
in

 k
W

 

 

COP
heat

 = 1.98 @ 5.380 kW

COP
cool

 = 1.00 @ 2.721 kW

∆Q = −61.1 kJ,   Q
ht
 = 3375 kJ

P
bal

P
stor

−P
ads

−P
l

P
ht

−P
cl

P
cd

−P
ev

Abbildung 5.6.: Energiebilanzen und -umsätze im Gesamtsystem für den Stratisorp-Zyklus. Die
Vorzeichen der einzelnen Wärmemengen sind willkürlich gewählt.

ist jedoch nicht der Fall. Zusätzlich sind die Entnahmehöhen von Heizer und Kühler eingezeichnet
(blaue und rote vertikale Linie) sowie alle Extraktionsringe (15 graue vertikale Linien).

In Abbildung 5.8 sind 15 Zonenmitteltemperaturen des Wärmeträgerfluids über der Zeit auf-
getragen, jeweils gemittelt in einer Umgebung um die 15 Extraktionsringe (farbig durchgezogen).
Weiterhin sind die Temperaturen des für den Adsorber extrahierten und von dort rückgespeisten
Wärmeträgerfluids zu sehen (schwarz gestrichelt bzw. schwarz strichpunktiert), genauso wie die
Temperaturen bei Heizer- und Kühlerentnahme (rot und blau gestrichelt) und bei Heizer- und
Kühlerwiedereinschichtung (rot und blau strichpunktiert). Die vier vertikalen Linien stehen für
Halbzyklenbeginn (rot) oder Ventilöffnung (grün).

Diese Darstellung eignet sich besonders für die Konfiguration von Heizer und Kühler (Anpassung
der Entnahmehöhen und der Massenströme), um eine möglichst gleichmäßige Nutzung beider
Komponenten zu erreichen. Im hier dargestellten Fall belädt der Heizer zu Ende des Desorptions-
halbzyklus ab knapp 1100 s den Speicher, und nach weniger als 100 s im Adsorptionshalbzyklus
endet die Beladung (ersichtlich an der rot gestrichelten Kurve). Insgesamt dauert der Ladevorgang
des Heizers damit nur rund 250 s, und der Heizer operiert mit einer stark schwankenden Leistung.
Insbesondere im Kühlfall mit solarem Antrieb (solare Kühlung) oder bei Verwendung der Abwär-
me eines Blockheizkraftwerks für Heiz- und Kühlfall ist eine solche Betriebsweise nachteilig oder
nicht möglich. Folglich sollte die Heizerleistung über die Reduktion des Massenstroms (geringere
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Abbildung 5.7.: Statistische Auswertung des Temperaturprofils im Speicher

Heizerleistung) und die Verringerung der Extraktionshöhe (größerer Puffer für Heizerwärme) ver-
gleichmäßigt werden. Ähnliches gilt für den Kühler, um einen Teil des Speichers als Puffer für Heiz-
oder Abwärme zu nutzen oder um gleichmäßig Wärme abführen zu können. Schließlich kann in
dieser Darstellung auch die Dimensionierung des Speichers überprüft werden.

Irreversibilitäten und Entropiebilanzen In Abbildung 5.9 und Abbildung 5.10 sind für den Stra-
tisorp-Zyklus bzw. für eine Zweiadsorbermaschine mit thermodynamisch optimaler Rücklaufum-
schaltung die in den einzelnen Komponenten oder Prozessen produzierte Entropie (siehe auch
Abschnitt 4.5) sowie Entropiebilanzen für die Komponenten über der Zeit aufgetragen.

Zunächst erkennt man die (negativ aufgetragenen Residuuen der) Entropiebilanzen von Adsorber,
Dampfkammer, Verdampfer, Kondensator und – im Falle des Stratisorp-Zyklus – des Speichers.
Ist der externe Zeitschritt ∆t wie in diesem Fall klein genug gewählt, betragen die Fehler in der
Entropiebilanz der Simulation deutlich unter 1% der vom Heizer zugeführten Entropie.
Zusätzlich sind alle im System auftretenden Irreversibilitäten über der Zeit aufgetragen, was

die Identifikation und das Herunterbrechen aller effizienzverringernden Prozesse ermöglicht und
Limitierungen des Modells durch intrinsische, unphysikalische Entropieproduktion zeigt.
Die Entropieproduktion der externen Kopplung ist im Fall der Zweiadsorbermaschine ungefähr

dreimal so groß wie der entsprechende Term beim Stratisorp-Zyklus. Hier zeigen sich sofort die
Vorteile der besseren internen Wärmerückgewinnung. Allerdings müssen auch die zusätzliche Entro-
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Abbildung 5.8.: Temperaturverläufe im Speicher über einen Zyklus

pieproduktion im Wärmerückgewinnungssystem bzw. im Speicher berücksichtigt werden. In dem
hier betrachten Fall sind die entropischen Verluste im Speicher relativ klein. Auch beim Stratisorp-
System hat die externe Kopplung noch den höchsten Anteil, was zumindest im Falle eines Hochtem-
peratursystems für weiteres thermodynamisches Potential bei der internen Wärmerückgewinnung
spricht, etwa durch die Integration weiterer Adsorber mit gleichen oder anderen Adsorptionspaaren
in den Stratisorp-Zyklus.

Die verlustbehafteten Prozesse des Arbeitsfluids wie sensible Erwärmung (Überhitzung), Abküh-
lung und Drosselung haben auch beim Hochtemperaturfall keinen großen Einfluss. Schließlich sind
die durch die numerischen Verfahren begründeten Irreversibilitäten relativ gering.

5.3. Numerische Stabilität und Netzunabhängigkeit
Exemplarisch wird im Folgenden für den Li-Y-Zeolithen RUB04 und den Hochtemperaturfall gezeigt,
dass die gewählte numerische Auflösung (siehe Tabelle 5.2, nhx = 100, nly = 1000 und dtext = best)
ausreichend ist. Für die weiteren vorgestellten Ergebnisse mit abweichenden Konfigurationen wurde
dies im Rahmen der Arbeit ebenfalls überprüft.

Räumliche Diskretisierung im Adsorber Mit der Anzahl der Adsorber- und Fluidknoten erhöht
sich die berechnete Effizienz bei gleichbleibender Leistung (siehe Abbildung 5.11). Der Rechenauf-
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Abbildung 5.9.: Irreversibilitäten und Entropiebilanzen im Stratisorp-Zyklus. Die Fehlerbeträge
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fallen in der Abbildung mit der x-Achse zusammen.
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Abbildung 5.10.: Irreversibilitäten und Entropiebilanzen für eine Zweiadsorbermaschine wie in
Abbildung 5.9. Die Irreversibilität Sirr,ads−c ist kaum zu erkennen.
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Abbildung 5.11.: Auswirkungen der Anzahl von Adsorber- und Fluidknoten nhx auf Effizienz und
Leistung im Nenn- und Teillastfall eines Hochtemperatursystems mit RUB04 für
den Stratisorp-Zyklus (Standardwert: 100, vertikale graue Linie)

wand nimmt mit der Zahl der Adsorber- und Fluidknoten jedoch stark und nicht nur linear mit den
Knoten zu: Bei einer höheren Knotenanzahl sinkt die Fluidmasse pro Knoten und entsprechend
müssen interne und externe Zeitschritte kleiner gewählt werden, sofern der Zeitschritt nicht durch
die Fluidmenge in einer Speicherschicht nach oben beschränkt ist. Da die Gesamtfluidmasse im
Adsorber ein bis zwei Größenordnungen geringer ist als die Fluidmasse im Speicher, kann im
Speicher eine deutlich höhere Anzahl an Schichten bzw. Knoten gewählt werden, ohne dass eine
Beschränkung für den externen Zeitschritt auftritt. Für ein System ohne Speicher ist die Knotenzahl
im Adsorber alleine entscheidend.
Eine kleine Anzahl von Fluidknoten wirkt sich insbesondere auf die numerische Vermischung

aufgrund der fraktionellen Pfropfenströmung aus. Die zugehörige Entropieproduktion hat einen
signifikanten Einfluss auf die Effizienz. Zwischen 100 und 200 Knoten betragen die Abweichungen
in den hier vorgestellten Standardfällen für COPheat noch rund 0.010 bzw. 0.013. Die Leistung
ist annähernd unbeeinflusst. In dieser Arbeit werden als Kompromiss zwischen Rechenzeit und
Genauigkeit stets 100 Knoten verwendet.

Räumliche Diskretisierung im Speicher Wie bei der Anzahl der Adsorber- und Fluidknoten hat
auch die Anzahl der Schichten über die Speicherhöhe entsprechende Auswirkungen auf den externen
Zeitschritt. In den hier dargestellten Standardfällen genügt jedoch schon eine geringe Schichtanzahl
von weniger als 500, um ausreichend genaue Ergebnisse zu erzielen (siehe Abbildung 5.12). Dies hängt
jedoch von der Fluidmasse und der Parametrisierung der Vermischung im Speicher (Überhöhung der
Wärmeleitfähigkeit) und weiterhin auch von Zyklendauer und externen Temperaturen ab. In dieser
Arbeit wurden stets 1000 Knoten verwendet. Damit kann die numerische Dissipation bzw. deren
Irreversibilität im Vergleich zu anderen Entropieproduktionen im System vernachlässigt werden.
Typischerweise wird der externe Zeitschritt dennoch von der Masse der Fluidknoten im Adsorber
nach oben beschränkt (siehe vorige Abschnitte zur räumlichen Diskretisierung im Adsorber).

Zeitliche Diskretisierung über den externen Zeitschritt Die internen Zeitschritte in Adsorptions-
und Speichermodul werden variabel auf Basis einer Genauigkeitsforderung vom Differentialglei-
chungslöser gewählt. Die relative Abweichung für alle berechneten Größen durfte im Adsorptions-
modul nicht mehr als 10−6 und im Speichermodul ebenfalls nicht mehr als 10−6 betragen. Dazu
wird die adaptive Schrittweitensteuerung des Lösers verwendet.
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Abbildung 5.12.: Auswirkungen der Anzahl der Schichten im Speicher nly auf Effizienz und Leistung
im Nenn- und Teillastfall eines Hochtemperatursystems mit RUB04 für den
Stratisorp-Zyklus (Standardwert: 1000, vertikale graue Linie)

Der externe Zeitschritt wird jedoch für die Simulationen fest vorgegeben. Über die Betriebsführung
(Auswahl der Ringe, Halbzyklenumschaltung) und die Vermischung im Speicher, die nur zu den
externen Zeitschritten eingreift bzw. durchgeführt wird, kann sich der externe Zeitschritt auf
Effizienz und Leistung auswirken. Die Ergebnisse in Abbildung 5.13 zeigen, dass der Einfluss für
die beiden Standardfälle gering ist. In den anderen vorgestellten Fällen wurde der Einfluss ebenfalls
überprüft und ggf. der Zeitschritt entsprechend verkleinert.

Der externe Zeitschritt hat auch einen Einfluss auf die entropische Analyse und deren Konsistenz.
Die Berechnung der Irreversibiltäten (mit Ausnahme der numerischen Dissipation im Adsorber)
erfolgt sowohl im Adsorptions- als auch im Speichermodul nicht durch den Differentialgleichungslöser,
sondern auf Basis der vom Löser berechneten Temperaturen, Beladungen und Energien sowie nur
zu den externen Zeitschritten. Damit nimmt die Genauigkeit und die Konsistenz der berechneten
Energie- und Entropiebilanzen ab, je größer die externen Zeitschritte gewählt werden. Mit einer
höheren Komplexität der Implementierung des Modells und mit höherem Rechenzeitaufwand ließe
sich diese Limitierung umgehen.

Die Verwendung von Zwischenwerten (die der verwendete Differentialgleichungslöser grundsätzlich
mit der vorgegebenen Genauigkeit zur Verfügung stellen kann, siehe auch im vorigen Absatz) für
die grafische Darstellung erfolgte in dieser Arbeit aus implementierungstechnischen Gründen nicht.
Auch die grafische Auflösung der physikalischen Größen wie Temperatur, Beladung, Energie,

Entropie und Druck in den in diesem Kapitel gezeigten Graphen für den transienten Zyklenverlauf
nimmt ab, da die Größen nur zu den externen Zeitschritten gespeichert und dargestellt werden.

Wahl des externen Zeitschritts bei einer Parametervariation Bei Parametervariationen bestehen
zwei Möglichkeiten zur automatischen Festlegung des externen Zeitschritts:

1. Der Zeitschritt wird individuell, d. h. für jede Simulation einer Parametervariation separat,
für die geringstmögliche Rechenzeit maximal und automatisch festgelegt. Dies kann sich auf
den Zyklenverlauf auswirken, da insbesondere die Regelung (siehe auch im vorherigen Absatz)
nur zu den externen Zeitschritten eingreifen kann.

2. Alternativ kann der Zeitschritt auch global für die gesamte Parametervariation und alle
Simulationen konstant gewählt werden. Dies bedeutet beispielsweise bei der Variation des
Systemmassenstroms oder der Fluidmasse im Speicher, dass Fälle mit kleinen Massenströmen
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Abbildung 5.13.: Auswirkungen des externen Zeitschritts auf Effizienz und Leistung im Nenn- und
Teillastfall eines Hochtemperatursystems mit RUB04 für den Stratisorp-Zyklus

oder großer Fluidmasse, bei denen grundsätzlich größere Zeitschritte verwendet werden
könnten, aufgrund des kleinen globalen Zeitschritts eine deutlich höhere Rechenzeit benötigen.
Dies trifft insbesondere bei Systemen mit geringer Leistung zu, bei denen die Zyklendauer
groß ist. Vorteil ist jedoch, dass durch die globale Festlegung des Zeitschritts zwischen den
einzelnen Simulationsläufen ausschließlich der explizit gewählte Parameter und nicht der
externe Zeitschritt variiert. Damit sind die Ergebnisse der Simulationen frei von Einflüssen
des externen Zeitschritts vergleichbar.

Bei der in Abbildung 5.14 dargestellten Variation des Systemmassenstroms genügt jedoch die
individuelle Optimierung der externen Zeitschritte, da die Abweichungen im Bereich der Simulati-
onsungenauigkeit liegen. Damit kann in diesem Fall Rechenzeit eingespart werden.

5.4. Parametervariation und Charakterisierung zyklisch
stationärer Betriebspunkte

5.4.1. Vorbemerkungen
Ausgehend von den in Tabelle 5.1 und Tabelle 5.2 angegebenen Parametersätzen werden in diesem
Abschnitt jeweils Effizienz und Nutzleistung verschiedener Hoch- und Niedertemperatursysteme
untersucht. Dabei werden nur vollständig eingeschwungene Systeme, d. h. solche mit zyklisch
weitgehend stationären Temperatur- und Beladungsprofilen, betrachtet.

Für den Heizfall werden die energetischen Speicherverluste, also die Verluste über die Isolati-
onsschicht, der Nutzwärme zugeschlagen. Dies wird durch den Superskript „l“ in den Zielgrößen
Effizienz und Leistung angezeigt: COP l

heat und P l
heat.

In den Graphen sind für die Nutzleistung die Datenpunkte der einzelnen Simulationen nicht
explizit dargestellt, sondern nur die verbindenden Linien eingezeichnet. Für die Effizienz sind sowohl
die einzelnen Datenpunkte als auch die verbindende Linien dargestellt. Auf diese Weise können
Effizienz und Leistung identifiziert und der linken bzw. der rechten vertikalen Achse zugeordnet
werden.

Primär und mit der größten Anzahl an Variationen wird ein Hochtemperatursystem mit dem
Li-Y-Zeolithen RUB04 für den Heizfall untersucht. Für diesen Fall werden alle im Modell zu-
gänglichen relevanten und sensitiven Parameter variiert. In einer klassischen Sensitivitätsanalyse
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Abbildung 5.14.: Auswirkungen eines global oder individuell optimierten maximalen externen
Zeitschritts auf Effizienz und Leistung im Hochtemperaturfall mit RUB04 für den
Stratisorp-Zyklus. Die Kurven beider Fälle sind nahezu deckungsgleich.

wird – soweit nicht anders angegeben – jeweils ein Parameter variiert, wobei die anderen Parame-
ter konstant auf ihren Standardwerten gehalten werden. Dabei werden häufig zwei Lastfälle als
Ausgangskonfigurationen verwendet, namentlich der Nennlastfall mit 0.3 kg/s („high“) sowie der
Teillastfall mit 0.15 kg/s („low“).

Außer dem System mit RUB04 werden für den Heizfall zum Vergleich auch das Hochtemperatur-
system mit Zeolith 13X sowie das Niedertemperatursystem mit SAPO-34 betrachtet. Die für die
entsprechenden Hochleistungsadsorber spezifischen Parameter sind in Tabelle B.3 aufgeführt.
Für den Kühlfall wird zusätzlich das Niedertemperatursystem mit Silicagel 127B und einem

konventionellen Lamellenwärmeübertrager (spezifische Parameter in Tabelle B.4) vorgestellt.
Neben den in Tabelle 5.2 angegebenen Konfigurationsdetails und Parametern sind im Anhang

weitere Parameter für Verdampfer und Kondensator (siehe Tabelle B.6) sowie für die Verrohrung
(siehe Tabelle B.5) aufgeführt.

5.4.2. Wechselwirkungen zwischen den Parametern
Einige Modellparameter wechselwirken bzw. interagieren in dem Sinne, dass sich der Einfluss bzw.
die Sensitivität eines Parameters auf die Eigenschaften des entsprechenden Systems in Abhängigkeit
eines zweiten Parameters wesentlich verändert. Charakteristische Eigenschaften oder Zielgrößen des
Systems sind hier insbesondere Effizienz und Nutzleistung.
Eine solche Wechselwirkung tritt beispielsweise bei der Variation der Antriebstemperatur eines

Hochtemperatursystems mit dem Li-Y-Zeolithen RUB04 auf (Variation zwischen 150℃ und 220℃
in Abbildung 5.17). Die Nutzleistung P l

heat nimmt bei einem Massenstrom von 0.3 kg/s („high“,
punktiert) bei einer Steigerung der Antriebstemperatur von 150℃ auf 220℃ um rund 1.5 kW
zu. Bei einem niedrigeren Massenstroms von nur 0.15 kg/s („low“, durchgezogen) steigert sich
P l

heat nur um weniger als 1 kW bei der entsprechenden Änderung der Antriebstemperatur. Der
höhere Massenstrom führt folglich für diese Systemkonfiguration zu einer höheren Sensitivität der
Nutzleistung auf die Antriebstemperatur (zumindest im betrachteten Wertebereich).
Solche Wechselwirkungen können nicht nur bei physikalischen, sondern auch bei numerischen

Parametern auftreten. So kann beispielsweise eine bestimmte Diskretisierung in Standardfällen
überprüft und geeignet, für eine abweichende Systemkonfiguration jedoch nicht mehr ausreichend
sein. Dies muss bei der Durchführung von Simulationen beachtet werden.
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5.4.3. Typische Variationen
Mittels der hier vorgestellten Parametervariation sollen die Sensitivitäten aller anwendungs- oder
modellrelevanten Parameter untersucht werden. Bei kontinuierlich variierbaren Parametern werden
grundsätzlich zur Einsparung von Rechenzeit und für eine kompakte Darstellung wie beschrieben
nur zwei typische Lastfälle betrachtet: der Nennlastfall („high“) bei einem Systemmassenstrom von
0.3 kg/s sowie der Teillastfall („low“) bei 0.15 kg/s. Dann werden für die zu variierenden Parameter
jeweils Wertebereiche festgelegt, die in Abhängigkeit von dem jeweiligen Parametereinfluss äquidi-
stant oder auch individuell angepasst unterteilt werden. Dabei soll die Anzahl der Unterteilungen
und Simulationsläufe das typische Systemverhalten sichtbar machen.

Bei Parametern, die nur wenige diskrete Zustände haben, beispielsweise bei Modellierungsvarianten
oder für verschiedene Zyklenkonzepte, kann stattdessen der Massenstrom bei geringem Aufwand
über einen großen Bereich beispielsweise zwischen 0.05 kg/s und 1 kg/s variiert werden.

Eine umfassendere Studie für einen größere Anzahl von Betriebspunkten kann für spezielle Frage-
stellungen oder Systeme mit dem in Kapitel 4 vorgestellten transienten Modell leicht durchgeführt
werden, ist jedoch für diese Ausarbeitung zu umfangreich und bietet keine weiteren Einblicke
prinzipieller Natur.

5.4.4. Variation des Systemmassenstroms
Heizfall In Abbildung 5.15 sind zunächst Effizienz (linke Achse, verbundene Datenpunkte) und
Nutzleistung (rechte Achse, Kurven ohne Datenpunkte) über dem variierten Systemmassenstrom
aufgetragen. Für den Hochtemperaturfall mit einer Antriebstemperatur von 200℃ werden der
Li-Y-Zeolith RUB04 (türkis durchgezogen) und der Zeolith 13X (rot gepunktet) gezeigt, für
den Niedertemperaturfall mit einer Antriebstemperatur von 120℃ des Silico-Aluminophosphaten
SAPO-34 (schwarz strichpunktiert). Zunächst ist ersichtlich, dass die Effizienz mit ansteigender
Leistung für alle Konfigurationen zurückgeht.
Grundsätzlich wird die Überhöhungsfunktion der Wärmeleitfähigkeit zur Berücksichtigung der

Konvektion im thermischen Speicher – wie in Unterabschnitt 4.4.5 beschrieben – als eine Superpositi-
on mehrerer Gauß-Kurven modelliert. Die Maxima der Gauß-Kurven liegen jeweils auf der Höhe der
gegenwärtigen Ein- und Ausschichtung des Wärmeträgerfluids und sind in der Standardkonfiguration
unabhängig vom gewählten Systemmassenstrom.
Für RUB04 wird neben diesem Standardfall der Vermischung („std“, türkis durchgezogen)

zusätzlich das Verhalten eines idealen Systems mit verschwindender Übermischungsüberhöhung,
d. h. nur unter Berücksichtigung der eigentlichen Wärmeleitfähigkeit von Fluid und Wand, gezeigt
(„ideal“, blau durchgezogen).

Aufgrund der Unsicherheiten bei der Modellierung der Vermischung im Speicher wird für RUB04
neben dem idealen Fall als weiterer einfacher Grenzfall auch die gleichmäßige Vermischung mit
konstanter Überhöhung über die gesamte Speicherhöhe untersucht. Als konstanter Überhöhungswert
wird der Standardwert der Maxima der Gauß-Kurven κ = 100 verwendet. Die entsprechenden
Effizienzen und Leistungen finden sich auch in Abbildung 5.15 (blau strichpunktiert für konstante
gleichmäßige Vermischung über die Speicherhöhe; blau doppeltpunktiert für die Kombination aus
gleichmäßiger Vermischung und Skalierung mit dem Systemmassenstrom, siehe in den folgenden
Absätzen).

Die vom Systemmassenstrom unabhängige Modellierung der Vermischung bedeutet, dass die
Maxima der Gauß-Kurven bei jedem Systemmassenstrom immer denselben Wert haben. Diese Ver-
einfachung entspricht nicht den tatsächlichen physikalischen Vorgängen in einem realen thermischen
Schichtspeicher. Sie wird im Rahmen dieser Arbeit jedoch verwendet, da der genaue Einfluss des
Systemmassenstroms auf die Vermischung bisher nicht ausreichend aus strömungsmechanischen
Simulationen oder Experimenten bestimmt werden konnte (Joshi 2015; Taheri 2014). Entspre-
chend wird die Effizienz für einen niedrigeren Systemmassenstrom und entsprechend eine geringere
Nutzleistung gegenüber den Fällen mit größeren Systemmassenströmen systematisch unterschätzt.
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Abbildung 5.15.: Variation des Systemmassenstroms für die Adsorbentien Li-Y-Zeolith RUB04,
Zeolith 13X (jeweils Hochtemperaturfall) sowie den Silico-Aluminophosphaten
SAPO-34 (Niedertemperaturfall). Wenn nicht anders angegeben wird die Vermi-
schungsüberhöhung im Speicher mit Gauß-Kurven modelliert („std“, „skaliert“).
Die Maxima der Gauß-Kurven liegen bei Ein- und Auslässen. Bei den mit „skaliert“
oder „glm skaliert“ bezeichneten Kurven wird die Vermischung als proportional
zu Zeit und Massenstrom, in allen anderen Fällen als proportional zu Zeit und
unabhängig vom Massenstrom angenommen („std“, „glm“, „ideal“). Die Indi-
kation „ideal“ zeigt an, dass die Vermischung im Speicher nicht gegenüber der
tatsächlichen Wärmeleitfähigkeit des Fluids überhöht wird. Eine gleichmäßige
Vermischung über die ganze Speicherhöhe wird durch „glm“ angezeigt, wobei die
Überhöhung dem Standardwert der Maxima der Gauß-Kurven κ = 100 entspricht.
Durch die längeren Zyklenzeiten bei kleineren Nutzleistungen steigen im Speicher
sowohl die entropischen Verluste aufgrund der Vermischung sowie die energetischen
Verluste nach außen an. Mit zunehmender Leistung sinkt die Effizienz aufgrund
zunehmender treibender Temperaturdifferenzen an den Wärmeübertragern.

161



5. Simulationsergebnisse des transienten Modells

Um diesen systematischen Effekt zu quantifizieren, wurde für RUB04 die maximale Vermischungs-
überhöhung in zusätzlichen Simulationsläufen („skaliert“, türkis gestrichelt, sowie „glm & skaliert“,
blau doppeltpunktiert) direkt mit dem Systemmassenstrom skaliert, ausgehend von dem Fall mit
1 kg/s, bei dem derselbe Wert für die Maxima der Gauß-Kurven wie für die massenstromunabhängi-
ge Modellierung verwendet wird. Es findet also gegenüber einer Variation des Systemmassenstroms
ohne Skalierung der Maximalwerte der Gauß-Kurven für die Vermischungsüberhöhung κ in allen
Fällen mit ṁ < 1 kg/s eine geringere Vermischung im Speicher statt. Entsprechend steigt die
Effizienz gegenüber dem Standardfall („std“) und strebt gegen die Effizienz für den idealen Fall
(„ideal“), was in Abbildung 5.15 zu sehen ist.

Die Vermischungsüberhöhung im Speicher wird für Extraktionsringe und ggf. Einschichtringe
sowie für Heizer- und Kühlerentnahme und -einschichtung gleich angenommen, also im Fall der
skalierten Vermischungsüberhöhung jeweils proportional zum Systemmassenstrom. Die gegenüber
dem Systemmassenstrom verringerten Massenströme zwischen Heizer- bzw. Kühlerentnahme und
der jeweiligen Wiedereinspeisung bleiben sowohl im Standardfall als auch im skalierten Fall im
Hinblick auf die Vermischung unberücksichtigt, d. h. die Vermischungsüberhöhung ist genauso groß
wie beim Systemmassenstrom.

Die Massenströme bzw. die Massenstromanteile durch Heizer und Kühler wurden im Rahmen
dieser Arbeit nicht variiert, da sie für den primär betrachteten Fall einer Gaswärmepumpe weniger
relevant sind. Die entsprechenden Sensitivitäten wurden in früheren Arbeiten ausführlich untersucht
(Schwamberger, Joshi, Taheri et al. 2010).

Für große Leistungen nimmt die Effizienz aufgrund ansteigender treibender Temperaturdifferenzen
an den Wärmeübertragern, insbesondere am Adsorber, ab. Obwohl mit Ausnahme von den Fällen
einer skalierten Vermischungsüberhöhung („skaliert“) die Vermischungsüberhöhung unabhängig vom
Massenstrom modelliert wird, tritt der Effizienzverlust aufgrund der Vermischung bei geringeren
Massenströmen und Leistungen aufgrund der dann immer längeren Zyklenzeiten und der mit der
Zeit zunehmenden Vermischung in den Vordergrund. Auch die energetischen Verluste des Speichers
steigen dann pro Zyklus immer weiter an.

Entsprechend erreicht die Effizienz je nach Konfiguration bei 0.1 kg/s oder 0.15 kg/s ihr jeweiliges
Maximum und geht darunter wieder zurück. Das Maximum der Effizienz ist umso stärker ausgeprägt,
je größer die Überhöhung der Vermischung im Speicher ist und falls die Überhöhung nicht mit dem
Systemmassenstrom skaliert wird. Es ist jedoch auch bei der Skalierung der Vermischungsüberhöhung
mit dem Systemmassenstrom ersichtlich.

Obwohl Zeolith 13X bei idealer Wärmerückgewinnung dem Li-Y-Zeolithen RUB04 aus thermody-
namischen Gründen überlegen ist und theoretisch höhere Effizienzen erreicht werden können (siehe
Abbildung 3.3 und Abbildung A.3a), wird mit Zeolith 13X durch seinen kleineren Beladungsum-
satz und folglich das schlechtere Verhältnis zwischen sorptiver und sensibler umgesetzter Wärme
bei einer nicht-idealen Wärmerückgewinnung eine geringere Effizienz erreicht (rot punktiert in
Abbildung 5.15).

Für SAPO-34 zeigt sich, dass aufgrund des sehr geringen Anteils an sorptiver Wärme, der
maximal zurückgewonnen werden kann (siehe Abbildung 3.4), die Effizienz im Vergleich zu den
Zeolithsystemen geringer ist. Aufgrund des sehr hohen Beladungsumsatzes wird mit SAPO-34 bei
der geringen Antriebstemperatur von 120℃ (schwarz strichpunktiert in Abbildung 5.15) jedoch ein
höherer Carnot-Gütegrad erreicht als mit den beiden Zeolithen.

Vorteil des Niedertemperatursystems ist die höhere Nutzleistung bei gleichen Massenströmen in
Folge der größeren Wärmekapazität und der besseren Wärmeübertragungseigenschaften von Wasser
als Wärmeträgerfluid im Vergleich zu Thermoöl. Auch die geringere sensible thermische Masse durch
die Skalierung des Adsorbers (siehe Unterabschnitt B.1.3) sowie der größere Beladungsumsatz spricht
für die Verwendung von SAPO-34. Zusätzlich muss bei Thermoöl aufgrund größerer Massenströme
und Viskositäten grundsätzlich mehr Hilfsenergie aufgewendet werden.
Andererseits ist die Nutzleistung in allen Stratisorp-Systemen noch nicht vollständig optimiert,

sodass für die (kurzen) Zeiten mit hohem Nutzleistungsbedarf noch Reserven vorhanden sind.
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Abbildung 5.16.: Variation des Systemmassenstromes im Kühlfall für ein Niedertemperatursystem
mit konventionellem Lamellenwärmeübertrager und verklebter Adsorbensschüt-
tung (Silicagel 127B) und einer maximalen Antriebstemperatur von Treg = 75 ℃

Außerdem ist der Heizbedarf eines Gebäudes für den weit überwiegenden Zeitanteil einer Saison
relativ gering. Daher befinden sich Wärmeerzeuger meist im Teillastbetrieb (siehe Abschnitt 5.5).
Hier bietet ein Hochtemperatursystem Effizienzvorteile im COP l

heat von bis zu 0.3.

Kühlfall Für ein Niedertemperatursystem mit Silicagel 127B, einem konventionellen Lamellenwär-
meübertrager mit verklebter Adsorbensschüttung und einer maximalen Antriebstemperatur von
75℃ wurde die Effizienz als Kältemaschine untersucht. Für die Regenerierung von Silicagel genügt
diese geringere Antriebstemperatur.

Der Massenstrom im Verdampfer ist gegenüber dem Heizfall deutlich kleiner, um bei einer voraus-
gesetzten Kaltwassertemperatur von 18℃ am Verdampfereinlass (Kaltwasserrücklauftemperatur)
und einer angenommenen Nennleistung von 5 kW Kälte nutzseitig eine Kaltwasservorlauftempera-
tur (bzw. einer Verdampferaustrittstemperatur) von rund 15℃ zu erreichen. Beim Einsatz eines
Flächenkühlsystems wie Kühldecken stellt dies ein typisches Auslegungstemperaturpaar dar.
Bei der Verwendung von Wasser als Wärmeträgerfluid ergibt sich für den Massenstrom im

Verdampfer für den Kühlfall folglich

ṁev
htf = Q̇cool

max
cev
htf(18− 15) K ≈ 0.4 kg

s . (5.3)

Effizienz COPcool und Nutzkälte Pcool sind in Abbildung 5.16 für den Stratisorp- („Stratisorp: COP“)
sowie für den Standardzyklus mit („Standard: COP“) und ohne Rücklaufumschaltung („Standard:
COP 0“, Leistung unverändert) über dem variierten Systemmassenstrom aufgetragen.

5.4.5. Variation der externen Temperaturen
Heizfall Für jeweils zwei Systemmassenströme (Nenn- („high“) und Teillastmassenstrom („low“),
0.3 kg/s und 0.15 kg/s) wurden die externen Temperaturen (Antriebstemperatur, Mittel- bzw.
Heizungsrücklauftemperatur, Umweltwärme) für zwei Hoch- (RUB04, Zeolith 13X) und ein Nieder-
temperatursystem (SAPO-34) variiert, ausgehend vom Standardtemperaturtripel aus Tabelle 5.1
mit einem Temperaturhub zwischen Verdampfer und Kondensator von Tev = 8 ℃ auf Tcd = 34 ℃.
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Abbildung 5.17.: Variation der drei externen Temperaturen für ein Hochtemperatursystem
mit RUB04 im Heizfall. Die vertikalen grauen Linien zeigen die jeweiligen
Standardtemperaturen.

Temperaturhub Für die Hochtemperatursysteme mit RUB04 (siehe Abbildung 5.17) und Zeo-
lith 13X (siehe Abbildung 5.18) zeigt sich, dass die Variation des Temperaturhubs, also der
Temperaturdifferenz zwischen Verdampfer und Kondensator, einen geringen Einfluss auf die Nutz-
leistung hat. Dies ist ein Vorteil beim Einsatz in Bestandsgebäuden, wo insbesondere bei niedrigen
Außentemperaturen ein großer Wärmebedarf besteht und zusätzlich

1. relativ hohe Vor- und Rücklauftemperaturen benötigt werden, um über die auf hohe Tempe-
raturen ausgelegten vorhandenen kleinen Raumwärmeübergabesysteme (z. B. Konvektoren)
genügend Wärme in den Räumen abzugeben, und

2. meist nur (nachgerüstetete) Umweltwärmequellen geringer Güte (im typischen Fall Luftwär-
meübertrager oder auch Erdwärmekollektoren) zur Verfügung stehen, die Wärme bei hoher
Belastung und geringen Außentemperaturen nur bei relativ niedriger Temperatur bereitstellen
können. Die Installation tiefliegender Erdsonden als eine Umweltwärmequelle mit besonders
hohem Temperaturniveau ist im Bestand meist schwierig, da der Aufwand für eine Nachrüs-
tung tendenziell (noch) höher ist als im Neubau oder auch genehmigungsrechtliche Gründe
entgegen stehen.

In der Konsequenz erhöht sich der Hub gegenüber Neubauten mit Niedertemperaturheizsystemen
(Flächenheizungen wie Fußbodenheizungssystemen) und mit einer effizienten Umweltwärmequelle
deutlich.

Der starke Rückgang der Nutzleistung bei zunehmendem Temperaturhub zwischen Kondensator
und Verdampfer stellt für die typischen Bedingungen in Bestandsgebäuden mit großen Spreizungen
zwischen Heizungsvor- und Rücklauftemperatur einen Nachteil der Niedertemperatursysteme mit
SAPO-34 dar (siehe Abbildung 5.19, und ähnlich im Kühlfall mit Silicagel 127B in Abbildung 5.20):
Für gleiche Systemmassenströme können mit SAPO-34 im Vergleich zu RUB04 zwar bis zu 50%
größere Nutzleistungen erreicht werden. Dies entspricht den Ergebnissen aus Abbildung 5.15.
Allerdings verändert sich die Nutzleistung bei den Zeolithen in Abhängigkeit von den externen
Temperaturen nur wenig, wohingegen sie für das Niedertemperatursystem stark variiert.

Die Effizienzen der Maschinen nehmen mit steigenden Antriebstemperaturen sowohl für Nieder-
als auch für Hochtemperatursysteme langsamer zu als die idealen Wirkungsgrade COP 3T

heat =
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Abbildung 5.20.: Variation der drei externen Temperaturen für ein Niedertemperatursystem mit
Silicagel 127B im Kühlfall

COP 3T
cool + 1 aus (3.6) für das jeweilige Temperaturtriplett. Dies bedeutet, dass die steigenden

Antriebstemperaturen nur teilweise zur Effizienzerhöhung genutzt werden können und die Carnot-
Gütegrade nach (3.14) zurückgehen.

Sie betragen beispielsweise für das Hochtemperatursystem mit RUB04 zwischen 0.38 (220℃) und
0.48 (140℃) sowie für das Niedertemperatursystem mit SAPO-34 zwischen 0.50 (130℃) und 0.63
(90℃), wobei die höchsten Gütegrade für die niedrigste (RUB04) oder zweitniedrigste (SAPO-34)
Antriebstemperatur der Variation erreicht werden.

Kühlfall Ergebnisse eines Niedertemperatursystems mit konventionellem Lamellenwärmeüber-
trager sind in Abbildung 5.20 dargestellt. Silicagel 127B eignet sich für den Kühlfall, bei dem
geringere Temperaturhübe als im Heizfall auftreten (Standardfall Tev = 18 ℃ und Tcd = 27 ℃).
Es genügen bereits Antriebstemperaturen zwischen 70℃ und 80℃ (geringer Temperaturschub).
Größere Temperaturhübe können jedoch nicht bedient werden, da in diesem Fall die Leistung des
Niedertemperatursystems rasch zusammenbricht. Höhere Antriebstemperaturen führen zu einer Ef-
fizienzsteigerung. Es ist zu beachten, dass sich bei der Darstellung der Ergebnisse in Abbildung 5.20
der Parametervariation Kondensator- und Verdampfertemperatur überschneiden (siehe T ev

htf,in und
T cd

htf,in).

5.4.6. Parameter der Betriebsführung
Die Parameter für die Festlegung der Solltemperatur Tset und für den Abbruch der Halbzyklen,
∆T bzw. ∆Tmin, werden in Abbildung 5.21 bei vier Systemmassenströmen von 0.15 kg/s, 0.2 kg/s,
0.25 kg/s und 0.3 kg/s variiert. Die Temperaturdifferenzen werden wie in Abschnitt 4.6 beschrieben
an unterschiedlichen Messstellen bestimmt. Um den nahezu pareto-optimalen Punkt bei ∆T = 3 K
und ∆Tmin = 7 K ist die Sensitivität von Effizienz und Leistung bei festgehaltenem Massenstrom
zunächst gering. Eine leichte Steigerung der Leistung lässt sich jedoch ohne signifikante Beeinträch-
tigung der Effizienz erreichen. Eine größere Steigerung der Leistung bei immer noch festgehaltenem
Massenstrom lässt dann zwar die (thermische) Effizienz abfallen, doch bei Berücksichtigung der für
die Zirkulation des Systemmassenstroms aufzuwendenden Pumpenergie kann es dennoch sinnvoll
sein, die Leistungsveränderung nicht über den Massenstrom, sondern über die beiden Temperatur-
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Abbildung 5.21.: Variation der Sollwerte für die minimale treibende Temperaturdifferenz am Ad-
sorber ∆T zwischen 0K und 10 K und die minimale Temperatur zwischen
Adsorbervor- und -rücklauf ∆Tmin bei Halbzyklenumschaltung zwischen 1K und
20 K. Die Standardwerte sind ∆T = 3 K und ∆Tmin = 7 K.

differenzen vorzunehmen. Die Hilfsenergie wurde im Rahmen dieser Arbeit jedoch nicht quantitativ
untersucht.

Durch Verbindung pareto-optimaler Konfigurationen kann eine Pareto-Front abgeschätzt werden,
auf der alle pareto-optimalen Konfigurationen liegen (siehe Abbildung 5.22).
Es ist zu beachten, dass hier die Vermischung nicht mit dem Massenstrom skaliert wird. Damit

wird die Effizienz bei kleineren Leistungen tendenziell gegenüber der bei größeren Leistungen
unterschätzt.

5.4.7. Variation der Parameter des Speichermoduls
Das Speichermodell ist mangels passender experimenteller oder simulierter Daten gegenwärtig
nur unzureichend validiert (siehe Unterabschnitt 4.4.4). Damit ist die genaue Abschätzung der
Effizienz eines zu realisierten Stratisorp-Systems kaum möglich. Ebenso können die Auswirkungen
verschiedener Speicherkonfigurationen auf die Effizienz nur abgeschätzt und nicht exakt quantifiziert
werden, wohl aber untereinander verglichen werden. Interessant ist hier beispielsweise die Prognose
der Effizienzeinbußen, die der Einsatz des konstruktiv einfacheren Beladungssystems mit wenigen
Ringen gegenüber der Verwendung einer passiven Schichtladelanze verursacht.

Über Parametervariationen können die Sensitivitäten der verschiedenen Modellparameter im Hin-
blick auf Effizienz und Leistung ausgewertet werden. Damit können zunächst Minimalanforderungen
für einen Speicher abgeleitet werden, die für eine effiziente Wärmerückgewinnung im Stratisorp-
System zu erfüllen sind, um attraktive Effizienzen erreichen zu können. Daran anschließend lassen
sich auch sinnvolle Annahmen über die Modellparameter treffen. Weiterhin lassen sich für zukünftige
experimentelle und simulatorische Untersuchungen typische Betriebsbedingungen bestimmen, bei
denen dann weitere Experimente durchgeführt werden können. Deren Ergebnisse können dann
wiederum zur weiteren Validierung des Speichermodells herangezogen werden.

Neben den anwendungsnahen Fällen mit Ringen zur Extraktion sowie Lanze oder Ringen zur
Einschichtung und mit einer gaußförmigen Vermischungsüberhöhung werden auch zwei thermody-
namische Grenzfälle betrachtet: gleichmäßige Vermischung über die gesamte Speicherhöhe sowie ein
idealer Speicher ohne unerwünschte Konvektionseffekte im Fluid.
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Abbildung 5.22.: Heiz-COP aufgetragen über Leistung bei variiertem Systemmassenstrom (ṁ =
{0.15, 0.2, 0.25,0.3} kg/s), variierter minimaler treibender Temperaturdifferenz
am Adsorber (∆T = {0, 1, 2,3, 4, 5, 7, 10} K) und variierter minimaler Tempe-
ratur zwischen Adsorbervor- und -rücklauf (∆Tmin = {1, 2, 3, 5,7, 10, 15, 20} K)
bei Halbzyklenumschaltung. Die Standardwerte der Parameter sind jeweils fett
hervorgehoben.

Von den Modellparametern wurden die Anzahl der Ringe zur Extraktion (und ggf. auch zur
Beladung), das Maximum der Vermischungsüberhöhung κ sowie die Speicherkapazität, d. h. die
Fluidmasse im Speicher, variiert.

Ringanzahl und Einschichtungsmodi In Abbildung 5.23 sind Effizienz und Nutzleistung bei
Variation der Anzahl äquidistanter Ringe im Speicher zwischen 3 und 15 gezeigt.

Bei dem niedrigen Massenstrom von 0.15 kg/s (siehe Abbildung 5.23a, „low“) werden vier
Konfigurationen betrachtet, wobei die Extraktion in jedem Fall über Extraktionsringe erfolgt:

1. Einschichtung über eine passive Ladelanze auf idealer Höhe, wobei die Vermischungsüberhö-
hung (siehe Unterabschnitt 4.4.5) im Einschichtungsbereich nur halb so hoch und doppelt so
breit ist wie bei der Entnahme für den Adsorber und auch bei Entnahme und Einschichtung
durch Heizer und Kühler,

2. Nutzung der Extraktionsringe auch für die Einschichtung, d. h. die Extraktionsringe dienen
in diesem Fall auch als Laderinge, wobei Extraktion und Einschichtung zeitgleich nur durch
verschiedene Ringe erfolgen können,

Extraktion über Extraktionsringe und Einschichtung über Ladelanze, jedoch
3a. mit über die Höhe konstanter bzw. gleichmäßiger, nicht im Bereich ein- und auslaufenden

Fluids erhöhter Vermischungsüberhöhung („glm“), und
3b. ohne jegliche zusätzliche Vermischungserhöhung („ideal“), nur die tatsächliche Wär-

meleitfähigkeit des Wärmeträgerfluids sorgt für Konduktion. Neben der erzwungenen
Konvektion (bzw. Advektion) in Folge der Massenströme durch die drei Fluidkreise(d. h.
in Form einer idealen Pfropfenströmung) gibt es in diesem Fall keine weitere und uner-
wünschte Konvektion, die einer Temperaturstratifizierung im Speicher entgegen wirken
könnte.
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1.6

1.7

1.8

1.9

2.0

2.1

2.2

 3  5  7  8  10  12  15
 3

 6

 9

 12

L
e

is
tu

n
g

 P
l h
e

a
t 
(k

W
)

Anzahl Ringe (#)

Li−Y−Zeolith RUB04

Ladelanze: COPhigh
Phigh

Laderinge: COPhigh
Phigh

(b) Nennmassenstrom ṁ = 0.3 kg/s („high“)

Abbildung 5.23.: Variation der Ringanzahl im Speicher für verschiedene Speicherkonfigurationen
und -parameter: Einschichtung durch eine passive Ladelanze oder durch Ringe,
gleichmäßige Vermischungsüberhöhung über die gesamte Höhe oder mit verschwin-
dender Vermischungsüberhöhung (Standardfall: Ladelanze und 15 Entnahmeringe)

Da sich die Modellierung der Einschichtung über die Lanze oder über Ringe nur in Bezug auf
die Vermischungsüberhöhung unterscheidet, gibt es keine Unterschiede zwischen Lanzen- und
Ringeinschichtung für die Fälle gleichmäßiger oder verschwindender Vermischungsüberhöhung.
Im Falle des Nennmassenstroms von 0.3 kg/s (siehe Abbildung 5.23b) sind nur die im letzten

Absatz genannten Fälle 1 und 2 aufgetragen.
Es zeigt sich, dass die Systemeffizienz mit der Ringanzahl zu- und die Nutzleistung gleichzeitig

abnimmt. Ohne eine System- oder Regelungsanpassung flacht der Effizienzanstieg im Falle des
niedrigen Massenstroms im Bereich oberhalb von 10 Ringen ab. Die Effizienz nimmt durch den
Einbau weiterer äquidistanter Ringe zumindest in den Fällen mit nicht-verschwindender Vermi-
schungsüberhöhung kaum mehr zu. Ein Grund könnte sein, dass die Vermischung im Bereich um
Beladungs- und Extraktionsschicht im Zyklenverlauf für so stark geglättete Temperaturprofile sorgt,
dass die feinere Extraktionsauflösung nur für einen Kleinleistungsfall mit klein gewählten minimalen
treibenden Temperaturdifferenzen nützlich ist. Bei dieser Variation beträgt die minimale treiben-
de Temperaturdifferenz ∆T jedoch invariant für jeden Fall 3K. Eine Optimierung für geringere
Leistungen wurde nicht durchgeführt.
Im Nennlastfall steigt die Effizienz auch für eine Ringanzahl größer als 10 noch signifikant an.

Andererseits ist der starke Leistungsabfall zu berücksichtigen. Möglicherweise ist es vorteilhaft,
den Massenstrom abzusenken und eine größere treibende Temperaturdifferenz zu wählen. Dann
würde sich eine weitere Erhöhung der Ringanzahl wie zuvor beschrieben (siehe im letzten Abschnitt)
jedoch weniger stark auswirken.

In Anbetracht des hydraulischen Aufwands in Bezug auf Verrohrung und Ventile werden im Fol-
genden alle Rechnungen mit 15 Ringen durchgeführt. Damit lassen sich auch geringe Nutzleistungen
mit einer akzeptablen Effizienz darstellen. Die Erhöhung der Ringanzahl bietet jedoch insbesondere
im Kleinleistungsbereich ein Potential für eine weitere Effizienzverbesserung.

Maximum der Vermischungsüberhöhung κ In Abbildung 5.24 ist der Einfluss des Maximums
der Vermischungsüberhöhung für die zwei Lastfälle („low“, „high“) mit Ladelanze gezeigt. Neben
der üblichen Überhöhungsfunktion mit Gauß-Kurven wird auch eine konstante und gleichmäßige
(maximale) Vermischungsüberhöhung über die gesamte Höhe verwendet („glm“).
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Abbildung 5.24.: Variation des Maximums der Vermischungsüberhöhung κ (Standardwert: 100,
vertikale graue Linie)

Es zeigt sich, dass bis zu einer Überhöhung von rund 20 die Effizienz in den Standardfällen kaum
abfällt. Bis auf den aus den strömungsmechanischen Simulationen vorerst abgeschätzten Wert von
100 sinkt die Effizienz zwar signifikant, aber tragbar ab. Eine höhere Vermischungsüberhöhung
von 200 oder 500 (Effizienzverluste mehr als 0.15 bzw. 0.3) ist zu vermeiden, da der Nutzen des
Speichers für die Wärmerückgewinnung bei solchen Werten deutlich zurückgeht, insbesondere im
Teillastbereich.

Für weitere experimentelle oder simulatorische strömungsmechanische Untersuchungen des Spei-
chers ist es besonders wichtig, die maximale Überhöhung nach oben hin abzuschätzen. Der tat-
sächliche Verlauf der Überhöhungsfunktion oder auch genaue Werte der Überhöhung sind weniger
relevant. Es genügt zu zeigen, dass die Maximalwerte für eine spezielle Speicheranordnung in allen
relevanten Betriebspunkten weder deutlich noch häufig über die 100fache Vermischung hinausgehen.

Speichermasse In Abbildung 5.25 sind Effizienz und Leistung für die Variation der Masse des
Wärmeträgerfluids im Speicher aufgetragen. Wieder werden beide Lastfälle („low“, „high“) betrach-
tet.

Die höchste Effizienz bei kleinem Massenstrom ist besonders relevant für das System. Daher wird
dieser Fall bei der Auslegung der Speichergröße herangezogen. Oberhalb von 300 kg gespeichertem
Fluid ändert sich in den gezeigten Fällen die Effizienz nicht mehr, bei 250 kg liegt sie nur geringfügig
(0.03) darunter. Daher werden 250 kg für die Standardkonfiguration festgelegt. Die Leistungsabsen-
kung durch größere gespeicherte Massen kann durch erhöhte treibende Temperaturdifferenzen und
Massenströme ausgeglichen werden.

Für Niedertemperatursysteme mit Wasser als Wärmeträgerfluid wird ebenfalls eine Speichermasse
von 250 kg festgelegt, die aber aufgrund der rund doppelt so großen Wärmekapazität von Wasser eine
entsprechend rund doppelt so große Speicherkapazität darstellt. Damit haben die Wassersysteme
hier einen Vorteil, der jedoch keine Mehrkosten verursacht.

5.4.8. Varation der Parameter des Adsorptionsmoduls
Für die in dieser Arbeit vorgestellten Hochleistungsadsorber sind zwar experimentelle Daten
von verschiedenen Proben vorhanden, es existieren jedoch noch keine vollständigen Prototypen.
Entsprechend sind die Eigenschaften der Adsorber noch nicht vollständig bekannt. Andererseits hat
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Abbildung 5.25.: Variation der Masse des Wärmeträgerfluids im Speicher (Standardwert: 250 kg,
vertikale graue Linie)

der konventionelle Lamellenwärmeübertrager für den Stratisorp-Zyklus mit den systemimmanent
kleinen treibenden Temperaturdifferenzen aufgrund seiner geringen Wärmeübertragungskapazität
große Nachteile.
Insofern ist die Präferenz für die Hochleistungsadsorber in der Simulation sinnvoll, allerdings

müssen die in Tabelle B.2 aufgeführten abgeschätzten Parameter in einem weiten Bereich variiert
werden. Damit kann der Unsicherheit im Bezug auf das Adsorberdesign, das zugehörige Modell und
die entsprechenden Modellparameter Rechnung getragen werden und die Sensitivitäten bezüglich
Effizienz und Leistung dargestellt werden. Darüber hinaus kann das Potential des Stratisorp-Systems
im Bezug auf weiter optimierte Adsorber untersucht und quantifiziert werden.

Bei der Skalierung der Adsorber wird wie in Unterabschnitt B.1.3 beschrieben auf dieselbe Adsor-
bensmasse skaliert. Dabei ändert sich auch die Wärmeübertragungsfläche. Insofern sind Adsorber
mit einer dickeren Adsorbensbeschichtung (SAPO-34) in Bezug auf die Wärmeübertragungsfähigkei-
ten benachteiligt. Andererseits bieten sie ein besseres Verhältnis zwischen sorptivem und sensiblem
Wärmeumsatz.

Wärmetransport im Adsorber Der Wärmetransport zwischen Wärmeträgerfluid und Rohroberflä-
che und weiter vom Rohr bis zum Adsorptionsplatz ist im Fall des Stratisorp-Systems typischerweise
der primär limitierende Faktor. Der Wärmeübergang vom Fluid auf das Metall ist insbesondere
bei der Verwendung von Thermoöl als Wärmeträgerfluid und bei den relativ kleinen treibenden
Temperaturdifferenzen im Stratisorp-Zyklus limitierend.

Die Effizienzsteigerungen (siehe Abbildung 5.26) betragen für das betrachtete Hochtemperatur-
system mit Thermoöl und RUB04 bei einer Verdopplung des Wärmedurchgangs knapp 0.1 für den
Teillastfall (0.15 kg/s) oder etwas über 0.1 für den Nennlastfall (0.30 kg/s). Gleichzeitig bleibt die
Leistung nahezu invariant bzw. steigt geringfügig an. Bei einer Halbierung des Wärmedurchgangs
fällt der Rückgang der Effizienz mit knapp 0.15 in beiden Lastfällen sogar etwas größer aus.
Die Variationsergebnisse verdeutlichen, wie groß die Potentiale für eine Effizienzerhöhung sind,

wenn die prognostizierten Wärmeübertragungseigenschaften der Hochleistungsadsorber erreicht oder
sogar weiter verbessert werden können. Andererseits ergibt sich, dass die Verwendung konventioneller
Adsorber in einem Stratisorp-System nicht immer sinnvoll ist, da die erreichbaren Effizienzen geringer
sind als bei Hochleistungsadsorbern und der Zusatzaufwand für Speicher und Hydraulik dennoch
besteht.
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Abbildung 5.26.: Variation des Wärmetransports bzw. der zugehörigen Koeffizienten zwischen Fluid
und Adsorptionsplatz im Adsorber

Stofftransport zwischen Adsorptionsplatz und Verdampfer bzw. Kondensator Neben dem Wär-
metransport begrenzt auch der Stofftransport die Adsorptionsvorgänge. Der effektive Stofftrans-
portwiderstand umfasst sowohl den Weg zwischen Adsorptionsplatz und Dampfkammer sowie
zwischen Dampfkammer und Verdampfer oder Kondensator. Dominierend ist dabei der Widerstand
im Adsorbens.

Der Stofftransport wird ausgehend von den an das bidisperse Modell (siehe Unterabschnitt 4.3.3)
angepassten Werten variiert, da für andere Adsorbentien keine entsprechenden experimentellen oder
simulierten Daten vorliegen. Es ist anzunehmen, dass die für SAPO-34 identifizierten effektiven
Stofftransportkoeffizienten bei einem Austausch des Adsorbens angepasst werden müssen (Zeolith
statt Silico-Aluminophosphat). Neben einer anderen Materialstruktur (Porosität, Tortuosität) ist
bei dem Li-Y-Zeolithen RUB04 und bei Zeolith 13X die angenommene aufkristallisierte Schichtdicke
deutlich geringer als bei SAPO-34 (siehe Tabelle B.1).

Der Stofftransport ist bei den in dieser Arbeit standardmäßig betrachteten Fällen wenig limitierend
(siehe Abbildung 5.27). Allerdings wurde nicht überprüft, wie stark die Stofftransportwiderstände
für die Zeolithe von den Werten für den Silico-Aluminophosphaten SAPO-34 abweichen und wie
genau das bidisperse Modell die Realität für alle Betriebsbedingungen abbildet, z. B. auch für die
im Stratisorp-Zyklus auftretenden hohen Temperaturen.
Bei der Variation zeigt sich in Abbildung 5.27, dass eine Verdopplung der effektiven Stofftrans-

portkoeffizienten eine leichte Verbesserung der Effizienz um rund 0.02 (Teillastfall, 0.15 kg/s) bzw.
um rund 0.03 (Nennlastfall, 0.3 kg/s) zur Folge hat, während die Leistung in beiden Fällen gleich
bleibt. Eine Halbierung der effektiven Stofftransportkoeffizienten verursacht einen Rückgang des
Heiz-COP um rund 0.03 bzw. 0.04 in Teil- bzw. Nennlastfall. Wieder bleibt die Leistung in beiden
Fällen nahezu invariant, sofern man von der Skalierung des Stofftransportkoeffizienten auf 10% des
Standardwerts im Nennlastfall („high“) absieht. Hier geht die Leistung um rund 10% zurück.

Sensible thermische Masse Das Verhältnis zwischen sorptivem und sensiblen Wärmeumsatz am
Adsorber ist entscheidend für die Effizienz des entsprechenden Systems. Durch die Wärmerückgewin-
nung wird diese Wirkung abgemildert und im Falle einer idealen Wärmerückgewinnung verschwindet
sie ganz. Dennoch ist der Einfluss auch im Falle des Stratisorp-Zyklus beträchtlich, da insbesondere
für die Hochtemperatursysteme die Temperaturwechsel und damit der sensible Wärmeumsatz groß
sind.
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Abbildung 5.27.: Variation des Stofftransports zwischen Adsorptionsplatz und Verdampfer bzw.
Kondensator
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Abbildung 5.28.: Variation der sensiblen thermischen Masse des Adsorbers

Das Wärmeverhältnis ist eine charakteristische Größe eines Adsorberdesigns. Sowohl Design
und Fertigung des Wärmeübertragers als auch die Eigenschaften des Komposits und insbesondere
der aufkristallisierten Schichtdicke haben einen sehr großen Einfluss. Die Unsicherheiten sind bei
den neuen, bisher nicht prototypisch realisierten Hochleistungsadsorbern hoch, insbesondere bei
der Verwendung von Zeolith 13X und des Li-Y-Zeolithen RUB04, weil hier die Schichtdicken nur
abgeschätzt werden können.
Da die verwendeten Adsorber gegenwärtig noch nicht experimentell realisiert vorliegen, soll

die Sensitivität dieser charakteristischen Größe eines Adsorberdesigns untersucht werden. In Ab-
bildung 5.28 erkennt man, dass eine Verdopplung der (sensiblen) thermischen Masse in beiden
Lastzuständen zu einem Rückgang des Heiz-COP um 0.2 führt. Gleichzeitig geht die Leistung jeweils
um rund 10% zurück. Andererseits ermöglicht ein verbessertes Adsorberdesign mit einer halbierten
thermischen Masse bei ansonsten identischen Eigenschaften eine Verbesserung des Heiz-COP um
etwas mehr als 0.1. Hier nimmt die Leistung gleichzeitig leicht zu, in beiden Lastfällen um rund
10%. Diese Leistungszunahme könnte durch veränderte Kontrollparameter in eine weiter verbesserte
Effizienz überführt werden.
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Abbildung 5.29.: Vergleich zweier Beschichtungsvarianten für den Li-Y-Zeolithen RUB04: experi-
mentell und optimal

Einfluss der Beschichtung In Tabelle B.1 sind zwei Annahmen für die Beschichtung mit Zeolithen
vorgestellt. Ergebnisse für die optimierte Variante („optimal“) im Vergleich zur Standardbeschich-
tung („experimentell“5) werden in Abbildung 5.29 vorgestellt. Trotz der großen Unterschiede bei
der Beschichtung liegen die Ergebnisse sowohl für die Effizienz als auch für die Leistung überra-
schend nahe beieinander. Dies begründet sich in der Skalierung der Adsorber, deren Auswirkung
in Tabelle B.3 dargestellt ist. Das bessere Verhältnis zwischen sorptiver und sensibler Masse bei
der optimierten Beschichtung wird nahezu vollständig durch die Skalierung auf die dieselbe Adsor-
bensmasse (siehe Unterabschnitt B.1.3) kompensiert, da sich gegenüber der Standardbeschichtung
ein Adsorber verringerten Volumens ergibt. Ist der Adsorber kleiner, so verschlechtern sich die
Wärmeübertragerflächen und entsprechend die Wärmeübertragungsfähigkeiten des Adsorbers, die
im Falle des Hochtemperatursystems limitierend sind.

Die optimierte Beschichtung hat Vorteile im Niederlastbereich, da hier die treibenden Tempera-
turdifferenzen nicht limitierend sind und sich zweitens die reduzierten Verluste im Speicher aufgrund
des geringeren sensiblen Wärmeumsatzes auswirken. Bereits im mittleren Leistungsbereich sind die
treibenden Temperaturdifferenzen und die Größe des Wärmeübertragers bestimmend. Gleichzeitig
gehen die Einflüsse der Speicherverluste und des größeren sensiblen Wärmeumsatzes zurück.

Einsatz einer kombinierten Komponente statt zweier getrennter Komponenten Der Einsatz
einer kombinierten Komponente, in der abwechselnd verdampft und kondensiert wird, vereinfacht
die Hydraulik und eignet sich zur Kostenreduktion. Für ein Stratisorp-System mit nur einem
Adsorber kann auf diese Weise außerdem ein Wärmeübertrager eingespart werden, da zu jedem
Zeitpunkt im Zyklus entweder der Verdampfer (Desorption) oder der Kondensator (Adsorption)
unbenutzt ist und entsprechend eine einzige kombinierte Komponente genügt.

Allerdings bricht die Effizienz bei dem für den Heizfall typischen relativ großen Temperaturhub
zwischen Verdampfer und Kondensator stark ein, da die Temperaturwechsel der kombinierten
Komponente entsprechend groß sind. Auch die Leistungen der Systeme gehen zurück. Dabei
hat die thermodynamisch effizientere Umschaltung beim Überkreuzen der Temperaturen (siehe

5Wie in Unterabschnitt B.1.1 beschrieben bezieht sich die Bezeichnung „experimentell“ auf die gemessenen
Beschichtungseigenschaften einer Probe mit SAPO-34. Daraus wurden Eigenschaften der Beschichtung mit
Zeolithen abgeleitet. Die Beschichtung mit Zeolithen wurde entgegen der Bezeichnung nicht experimentell
untersucht.
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Abbildung 5.30.: Vergleich zwischen separatem Verdampfer und Kondensator (Standardfall) sowie
einer kombinierter Komponente mit zwei Umschaltungsmodi

Unterabschnitt 4.7.2) mehr Potential (Effizienzreduktion um rund 0.5) als die einfache Umschaltung
zum Halbzyklenstart (Effizienzreduktion um mehr als 0.7).

5.4.9. Zweiadsorbermaschine mit klassischem Adsorptionszyklus und
thermodynamisch optimaler Rücklaufumschaltung

In Abbildung 5.31 wird der Stratisorp-Zyklus („Stratisorp“) mit einem klassischen Adsorptionszyklus
einer Zweiadsorbermaschine mit thermodynamisch optimaler Rücklaufumschaltung (hier auch als
„Standard“-Zyklus bezeichnet) verglichen. Dabei wird der Systemmassenstrom ṁ zwischen dem
Speicher (Stratisorp-Zyklus) bzw. zwischen den externen Wärmequellen und -senken (Standard-
Zyklus) sowie dem Adsorber variiert.
Bei den Stratisorp-Systemen sind im Speichermodul sowohl entropische als auch energetische

Verluste über die isolierte Speicherhülle modelliert, wohingegen bei den Zweiadsorbermaschinen zwar
entropische Verluste im Adsorptionsmodul, aber keinerlei energetische Verluste an die Umgebung
berücksichtigt sind. Die energetischen Verluste werden in diesem Kapitel zwar meist der Heizleistung
zugeschlagen (siehe P l

heat, COP l
heat), doch reduziert sich die Effizienz des Systems dennoch, da die

hohe Temperatur der Verlustwärme nicht für den Wärmepumpenzyklus verwendet wird. Weiterhin
ist auch die Rücklaufumschaltung bei den Zweiadsorbermaschinen optimal und verlustfrei modelliert.

Die Nutzleistung ist für einen sinnvollen Vergleich im Fall der Zweiadsorbermaschine ebenfalls für
nur einen Adsorber angegeben. Die Stratisorp-Systeme sind im Bezug auf die Leistung noch wenig
optimiert. Durch eine material- und zyklenablaufangepasste Regelung ließe sich die Nutzleistung
bei kaum veränderten Effizienzen steigern. Die Effizienzen werden bei den Zweiadsorbermaschinen
sowohl für eine thermodynamisch optimale als auch ohne Rücklaufumschaltung angegeben. Die
Nutzleistung wird durch die Rücklaufumschaltung nicht beeinflusst. Für den Nennmassenstrom
von 0.3 kg/s und den Niedertemperaturfall mit dem Silico-Aluminophosphaten SAPO-34 sinkt die
Effizienz der Zweiadsorbermaschine ohne Rücklaufumschaltung von 1.62 auf 1.48 (siehe Superskript
„0“ für die Werte ohne Rücklaufumschaltung, Zahlenwerte in Tabelle 5.3).

Betrachtet wird nun der Hochtemperaturfall mit dem Li-Y-Zeolithen RUB04 und Thermoöl als
Wärmeträgerfluid. Dies ist eine übliche Konfiguration für den Stratisorp-Zyklus („Stratisorp RUB04“,
türkis durchgezogen), stellt jedoch keinen typischen Anwendungsfall für eine Zweiadsorbermaschine
(„Standard RUB04“, schwarz punktiert) dar. Die Heiz-COP unterscheiden sich bei kleinen Leistungen
und Massenströmen um mehr als 0.5. Bei hohen Massenströmen fällt der Unterschied bis auf rund
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Abbildung 5.31.: Vergleich von Heiz-COP und Leistung für Stratisorp- und Standard-Zyklus ei-
ner Zweiadsorbermaschine mit Rücklaufumschaltung im Hochtemperaturfall mit
dem Li-Y-Zeolithen RUB04 sowie im Niedertemperaturfall mit dem Silico-Alu-
minophosphaten SAPO-34. Der Superskript „0“ zeigt die Effizienz COP 0

heat einer
Zweiadsorbermaschine ohne Rücklaufumschaltung an.

0.3 ab. Allerdings sind die Nutzleistungen der Zweiadsorbermaschine bei gleichem Massenstrom bis
zu dreimal so hoch wie jene des Stratisorp-Systems, was hauptsächlich durch die unterschiedlich
großen treibenden Temperaturdifferenzen begründet ist.
Betrachtet man die Effizienzabweichungen bei derselben Leistung (siehe Abbildung 5.32), so

betragen die Unterschiede des Heiz-COP ebenfalls über 0.5 bei kleinen Leistungen und gehen bei
einer Nutzleistung von 10 kW auf knapp unter 0.3 zurück.

Für eine Zweiadsorbermaschine ergibt sich im Niedertemperaturfall mit dem Silico-Aluminophos-
phaten SAPO-34 (rot gestrichelt, „Standard, SAPO-34“, siehe Abbildung 5.32) ein Heiz-COP , der
zwischen 0.15 (kleine Leistungen) und 0.1 (hohe Leistungen) größer ist als für den Hochtemperatur-
fall mit RUB04 (schwarz punktiert, „Standard, RUB04“). Da nur über die Rücklaufumschaltung
Wärme zurückgewonnen werden kann, ist der höhere sorptive Umsatz von SAPO-34 gegenüber
RUB04 bei gleichzeitig geringerer sensibler thermischer Masse des zugehörigen Adsorbers und
kleinerem Temperaturwechsel über den Zyklus ursächlich für die höheren Effizienzen.

Kann jedoch wie beim Stratisorp-Zyklus ein großer Anteil der umgesetzten Wärme intern zurück-
gewonnen werden, so überwiegen die positiven Aspekte des Hochtemperatursystems. Weiterhin ist
bei SAPO-34 der sorptive Überlapp zwischen Ad- und Desorption klein (siehe Abbildung 3.4), sodass
trotz hochentwickeltem Wärmerückgewinnungssystem zwar sensible, aber kaum sorptive Wärme
zurückgewonnen werden kann. Entsprechend ist der Heiz-COP für ein Niedertemperatursystem im
Stratisorp-Zyklus (blau strichpunktiert, „Stratisorp, SAPO-34“) bei kleinen Leistungen um rund 0.3,
für mittlere Leistungen bei rund 5 kW immer noch um rund 0.2 kleiner als für ein Hochtemperatur-
system im Stratisorp-Zyklus (türkis durchgezogen, „Stratisorp, RUB04“). Andererseits beträgt der
Effizienzunterschied zwischen Stratisorp-Niedertemperatursystem (blau strichpunktiert, „Stratisorp,
SAPO-34“) und Zweiadsorber-Niedertemperatursystem (rot gestrichelt, „Standard, SAPO-34“) für
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die betrachteten System- und Randbedingungen nur rund 0.1. Oberhalb von 10 kW Leistung fällt
das Stratisorp-System hier gar hinter die Zweiadsorbermaschine zurück, wobei eine verbesserte
Zyklensteuerung den Effizienzrückgang vermindern kann. Eine solche Zyklensteuerung wurde im
Rahmen dieser Arbeit jedoch nicht untersucht.
Wägt man Systemaufwand sowie Leistung und Effizienz gegeneinander ab, so ergibt sich, dass

für den Standard-Zyklus einer Zweiadsorbermaschine mit Rücklaufumschaltung ein Niedertempera-
tursystem (rot gestrichelt) genügt. Der Stratisorp-Zyklus eignet sich besonders für ein Hochtem-
peratursystem (türkis durchgezogen), da hier die Wärmerückgewinnung einen besonders großen
Effekt hat und somit eine große Effizienzsteigerung erreicht werden kann. Vergleicht man nun die
entsprechenden Systeme, so ergibt sich für kleine Leistungen, dass die Effizienz des Stratisorp-
Hochtemperatursystems um mehr als 0.3 größer ist als für die Zweiadsorber-Niedertemperaturma-
schine. Bei einer Leistung von 8 kW beträgt der Effizienzunterschied noch rund 0.2.
Betrachtet man schließlich eine Zweiadsorbermaschine ohne Rücklaufumschaltung (COP 0

heat,
Superskript „0“), so zeigt sich, dass beim Hochtemperatursystem mit RUB04 der Heiz-COP
deutlich stärker (bei typischen Leistungen um mehr als 0.3, schwarz punktiert bzw. strichpunktiert)
zurückgeht als beim Niedertemperatursystem mit SAPO-34 (bei typischen Leistungen um mehr
als 0.2, rot gestrichelt bzw. doppeltpunktiert), da bei RUB04 die Rücklaufumschaltung durch
die größere Temperaturamplitude immer noch für eine deutliche Wärmerückgewinnung sorgt. Bei
SAPO-34 ergibt sich aus dem besseren Verhältnis zwischen sorptivem und sensiblem Wärmeumsatz
ohne Rücklaufumschaltung ein kaum reduzierter Heiz-COP .

5.4.10. Vergleich der Irreversibilitäten für verschiedene Systeme
In Abbildung 5.33 sind die Entropieproduktion bzw. die Irreversibilitäten eines Hochtemperatur-
systems mit RUB04 und eines Niedertemperatursystems mit SAPO-34 jeweils für beide Zyklen-

177



5. Simulationsergebnisse des transienten Modells

konzepte aufgetragen: für eine klassische Zweiadsorbermaschine mit thermodynamisch optimaler
Rücklaufumschaltung („Standard“) und für den Stratisorp-Zyklus. Die Bezeichner für die jeweiligen
Irreversibilitäten sind in Abschnitt 4.5 erläutert.

Da sich Zyklenlänge, Beladungsumsatz und damit auch die pro Zyklus umgesetzten Wärmemengen
in Abhängigkeit von der Nutzleistung stark ändern, eignen sich die spezifischen Irreversibilitäten
pro Zyklus aus Abbildung 5.33 nicht für den Vergleich von Konfigurationen mit unterschiedlichen
Nutzleistungen. Direkt ersichtlich ist dies im Fall von SAPO-34: Hier ist die über einen Zyklus
insgesamt aufgelaufene spezifische Irreversibilität für den Nennlastfall im Stratisorp-Zyklus größer
als jene für den Teillastfall, obwohl im Teillastfall die Effizienz um rund 0.05 größer ist (siehe
Tabelle 5.3 oder Abbildung 5.31, blau strichpunktierte Linie mit Datenpunkten für 0.15 kg/s und
0.3 kg/s).
Für eine sinnvolle Analyse verschiedener Zyklen müssen die Irreversibilitäten spezifisch zur

jeweiligen Nutzwärme angegeben werden (siehe Abbildung 5.34). Damit können Konfigurationen
und Zyklen tatsächlich untereinander verglichen werden. Beim stationären Modell unterscheiden sich
die Nutzwärmen pro Zyklus aufgrund der unterschiedlichen treibenden Temperaturdifferenzen und
damit unterschiedlicher Beladungsumsätze ebenfalls, doch ist der Effekt deutlich geringer ausgeprägt.
Entsprechend wurde in Abbildung 3.6 auf die Skalierung der Irreversibilitäten verzichtet.
Im Vergleich mit dem stationären Modell zeigt sich, dass die dort (angepasst an die Ergebnisse

des transienten Modells) gewählten treibenden Temperaturdifferenzen zwar zu ähnlichen Effizienzen
führen (siehe Tabelle 3.1 und Tabelle 5.3), die einzelnen Anteile der Gesamtirreversibilität jedoch
deutlich abweichen und wenig zu Identifikation und Interpretation der einzelnen Verlustfaktoren
beitragen können (siehe Abbildung 3.6). Die stationäre Modellierung eignet sich mit ihrer deutlich
geringeren Rechenzeit beispielsweise für die Selektion oder die Anpassung eines Adsorbens für
ein thermodynamisches Zyklenkonzept, da dabei von Betriebsweise und Zyklenablauf abstrahiert
werden kann. Mittels der transienten Modellierung ist dagegen eine detaillierte und anwendungsnahe
Aufteilung der Gesamtirreversibilität auf Komponenten und/oder Zyklenabschnitte möglich. Damit
können beispielsweise Zyklenverlauf, Systemauslegung und Regelung systematisch optimiert werden.

Wichtige Interpretationen Die Irreversibilitäten sind bei den betrachteten Hochtemperaturfällen
deutlich größer als jene bei den Niedertemperaturfällen. Damit erklären sich die geringeren Carnot-
Gütegrade der Hochtemperatursysteme. Auffällig sind weiterhin die Anteile der treibenden Tem-
peraturdifferenzen, insbesondere jener am Adsorber. Sie stellen im Hochtemperaturfall für beide
Zyklen und im Niedertemperaturfall für den Standard-Zyklus jeweils den größten entropischen
Verlustterm dar. Im Stratisorp-Zyklus verringern sich die entsprechenden Verlustterme deutlich,
verursachen jedoch im Nennlastfall mit RUB04 noch immer rund die Hälfte der insgesamt aufge-
laufenen Irreversibilität. Verbesserte Wärmeübertragungseigenschaften der Adsorber stellen für
das Hochtemperatursystem mit Thermoöl entsprechend einen großen Hebel dar und verbessern
gleichzeitig die Maximalleistung. Auch eine Vergleichmäßigung der treibenden Temperaturdifferen-
zen kann diese Verlustanteile verringern. Dazu werden Entladevorrichtungen benötigt, die Fluid
mit weiter verringerten Abweichungen von den am Adsorber benötigten Temperaturen aus dem
Speicher extrahieren können (siehe auch Abbildung 5.23b).
Im Stratisorp-Zyklus verringern sich gegenüber der Zweiadsorbermaschine mit den treibenden

Temperaturdifferenzen auch die entropischen Verluste aufgrund von sensibler Überhitzung und
Abkühlung des Arbeitsfluids („super“, „desuper“). Im Falle des Standard-Zyklus sind die entspre-
chenden Irreversibilitäten sowohl im Hoch- als auch im Niedertemperaturfall deutlich größer, da
der Adsorber im Adsorptionshalbzyklus rascher auf die minimale Temperatur abgekühlt und im
Desorptionshalbzyklus schneller zurück auf die maximale Temperatur erwärmt wird. Damit sind
die Temperaturdifferenzen zwischen Verdampfer und Adsorber im Adsorptionshalbzyklus sowie
zwischen Adsorber und Kondensator im Desorptionshalbzyklus über lange Zyklenabschnitte deutlich
größer als im Stratisorp-Zyklus.

178



5.5. Saisonale Effizienz und Jahresheizzahlen

Tabelle 5.3.: Vergleich von Effizienz und Nutzleistung verschiedener Systeme im Standard-Zyklus
(„Standard“) einer Zweiadsorbermaschine mit Rücklaufumschaltung und im Stratisorp-
Zyklus („Stratisorp“), jeweils für den Nenn- und den Teillastfall „low“ und „high“ mit
0.15 kg/s bzw. 0.3 kg/s für ein Hochtemperatursystem mit RUB04 („RUB04“) und ein
Niedertemperatursystem mit SAPO-34 („SAPO“). Da für die Zweiadsorbermaschine
keine energetischen Verluste abgebildet werden, gilt in diesem Fall COPheat = COP l

heat.
Ohne thermodynamische Rücklaufumschaltung ergibt sich für die Zweiadsorberma-
schine die Effizienz COP 0

heat.
Stratisorp Standard

Adsorbens Lastfall ṁ COP l
heat P l

heat COPheat COP 0
heat Pheat

kg/s 1 kW 1 1 kW
RUB04 low 0.15 2.12 2.8 1.56 1.26 8.5
RUB04 high 0.30 2.00 5.4 1.47 1.26 15.8
SAPO-34 low 0.15 1.83 4.7 1.69 1.52 8.1
SAPO-34 high 0.30 1.78 8.1 1.62 1.48 13.2

Ersichtlich ist weiterhin, dass die Verringerung der Irreversibilitäten aufgrund treibender Tem-
peraturdifferenzen am Adsorber durch die interne Wärmerückgewinnung teilweise – insbesondere
im Niedertemperaturfall mit SAPO-34 – durch die zusätzliche Entropieproduktion im Speicher
wieder aufgehoben wird. Beim Niedertemperatursystem stellen die Speicherverluste einen größeren
Anteil der gesamten entropischen Verluste dar als beim Hochtemperatursystem, was sich auf die
besseren Wärmeübertragungseigenschaften von Wasser und die entsprechend geringeren Verluste
beim Wärmeübergang am Adsorber zurückführen lässt. Folglich wäre für SAPO-34 eine geringere
Vermischung im Speicher zur Effizienzsteigerung besonders wertvoll.

5.5. Saisonale Effizienz und Jahresheizzahlen
Die bisher in diesem Kapitel vorgestellten Heiz- und Kühl-COP entsprechen der Effizienz einer
Maschine unter festen, stationären Betriebsbedingungen. Beim tatsächlichen Einsatz in einem
Gebäude ändern sich die Betriebsbedingungen jedoch im Jahresverlauf fortwährend. Im Heizfall
besonders relevant für die Effizienz sind die lastabhängige Vorlauftemperatur eines fest gewählten
Heizungssystems sowie die ebenfalls lastabhängige Temperatur der Umweltwärmequelle.

Beim Stratisorp-System verändert sich die Effizienz außerdem in Abhängigkeit des Ladezustands
des Speichers. Im Mittel über eine Saison hat der Ladezustand jedoch einen geringen Einfluss.
Daher werden auch in diesem Abschnitt nur zyklisch stationäre Betriebspunkte ausgewertet, bei
denen sich nach einem Zyklus im Speicher wieder das annähernd gleiche Temperaturprofil wie zu
Beginn einstellt.
Um eine saisonale Effizienz zu ermitteln, wird in der VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (2013) ein

einfaches Verfahren zur Bestimmung einer Jahresheizzahl6 vorgeschlagen. Eine ähnliche Analyse
wurde bereits von Gasper (2008) zur Bewertung einer prototypischen Adsorptionswärmepumpe auf
Basis der DIN-Norm 4702 Blatt 8 (1990) durchgeführt.
Für die DIN 4702-8 ibid. werden die Außentemperaturen eines Jahres für die Klimazonen

von zehn größeren westdeutschen Städte herangezogen (siehe die detaillierte Beschreibung in

6In dieser Arbeit wird bei der Jahresheizzahl auf die Berücksichtigung der elektrischen Hilfsenergie und der
Feuerungsverluste verzichtet, andererseits aber auch nur der Heizwert und nicht der Brennwert berücksichtigt,
vergleiche Fußnote 3 auf Seite 50. In der VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 (2013) bleibt beim Jahresnutzungsgrad die
elektrische Hilfsenergie unberücksichtigt.
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Hochtemperatursystem mit RUB04 („RUB04“) und ein Niedertemperatursystem
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Abbildung 5.34.: Irreversibilitäten wie in Abbildung 5.33, jedoch spezifisch pro Nutzwärme über
einen Zyklus Qrj = Qcl +Qcd (ohne Einbeziehung der Verluste Ql)
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Höbel, Oehler und Schlapmann 1988). Zur Vereinfachung wird eine einzige geordnete Kurve der
Außentemperaturen über die Stunden eines Jahres durch Mittelung über die zehn Städte generiert.
Bei der niedrigsten auftretenden Außentemperatur von rund −15 ℃ wird Volllastbetrieb (100%) des
Wärmeerzeugers angenommen (Auslegungsbetriebspunkt). Die Heizgrenztemperatur wird zunächst
auf 15℃ festgelegt. Zur Anpassung an typischerweise tatsächlich auftretende Vollbenutzungszahlen
werden weiterhin interne Lasten (pauschale Reduktion der zuvor festgelegten Stundenlastwerte
um konstant 10% der Maximallast, d. h. maximal wird der Wärmeerzeuger für eine Stunde mit
90% belastet) sowie eine lineare Nachtabsenkung berücksichtigt (keine Nachtabsenkung bei einer
Außentemperatur von −15 ℃, Nachtabsenkung um rund 7% bei der Heizgrenztemperatur von
15 ℃). Durch die Nachtabsenkung wird mit diesen Annahmen schon bei Temperaturen unter
15℃ keine Heizwärme mehr benötigt, und die Heizgrenztemperatur wird entsprechend auf rund
13.8 ℃ korrigiert. Die Heizleistung hängt folglich nur von der Außentemperatur ab. Spezielle
Gebäudeeigenschaften oder Nutzungsverhalten werden in dieser Kenngröße nicht abgebildet. Dies
ermöglicht eine gute Vergleichbarkeit verschiedener bewerteter Wärmeerzeuger.

Mit der resultierenden Jahresdauerlinie kann ein gemittelter Nutzungsgrad SPFheat
7 berechnet

werden, der sich ohne Berücksichtigung der elektrischen Hilfsenergie aus dem gemittelten Verhältnis
von Nutzwärme Qrj und Antriebswärme Qreg ergibt:

SPFheat =
(
Qrj
Qht

)
=

∑
i Q̇i∆ti∑
i

Q̇i∆ti
COPheat,i

. (5.4)

Um die Berechnung oder die experimentelle Ermittlung des saisonalen Nutzungsgrads zu ver-
einfachen, wird die Auswertung mit nur fünf repräsentativen Punkten durchgeführt. Dazu wird
die Fläche unter der Dauerlinie in fünf flächengleiche Anteile aufgeteilt, in denen folglich jeweils
der gleiche Nutzwärmebedarf Q̇i∆ti besteht. Gemittelt ergeben sich für die fünf repräsentativen
Lastzustände die relativen Heizleistungen 0.63, 0.48, 0.39, 0.30 und 0.13:

SPFN
heat =

∑5
i=1 Q̇i∆ti∑5
i=1

Q̇i∆ti
COPheat,i

=
∑5
i=1 1∑5

i=1
1

COPheat,i

= 5∑5
i=1

1
COPheat,i

. (5.5)

Die Heiz-COP COPheat,i werden für jeden der Betriebspunkte bzw. Teillastzustände bei den ent-
sprechenden mittleren Betriebsbedingungen bestimmt.

Aus den relativen Nutzleistungen werden Vor- und Rücklauftemperaturen für verschiedene Heiz-
systeme abgeleitet. Die Temperaturdifferenz zwischen Vor- und Rücklauf für einen Teillastzustand
ist direkt proportional zur maximalen Temperaturdifferenz bei Volllast. In dieser Arbeit wird ein
Heizsystem mit den Auslegungstemperaturen 55/45℃ betrachtet. Diese Auslegungstemperaturen
können mit modernen Konvektoren (bzw. Radiatoren) erreicht werden. Aus der zweiten Heizkörper-
gleichung (siehe z. B. Recknagel, Sprenger und Schramek 2007, S. 1008) ergibt sich dann für einen
Betriebspunkt mit der (Teil-)Leistung Q̇i, mit der Auslegungsleistung Q̇N bei einem festen Hei-
zungssystem (A1 = A2) mit den Auslegungstemperaturen 55/45℃ und dem Heizkörperexponenten
n und einer festen Raumtemperatur von Tair = 20 ℃

Q̇i

Q̇N
=

T rj
htf,out − T

rj
htf,in

log T rj
htf,out−Tair

T rj
htf,in−Tair

·

[
T rj,N

htf,out − T
rj,N
htf,in

log T rj,N
htf,out−Tair

T rj,N
htf,in−Tair

]−1

n

55/45 ℃
↓=

 Q̇i

Q̇N
10 K

log T rj
htf,out−Tair

T rj
htf,in−Tair

[
10 K
log 35

25

]−1

n

⇒ T rj
htf,in = Tair + 10 K · Q̇i/Q̇N

exp
(
(Q̇i/Q̇N)(n−1)/n log(35/25)

)
− 1

. (5.6)

7Der mittlere Nutzungsgrad wird in dieser Arbeit – abweichend von der Norm – auch synonym als Jahresheizzahl
oder als SPF (Seasonal Performance Factor) bezeichnet.
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5. Simulationsergebnisse des transienten Modells

Die Heizungsvor- und rücklauftemperaturen entsprechen in der Nomenklatur der Wärmepumpe
T rj

htf,out bzw. T rj
htf,in. Dabei wurde T rj

htf,out − T
rj
htf,in = (T rj,N

htf,out − T
rj,N
htf,in)Q̇i/Q̇N verwendet. Mit Glei-

chung (5.6) können auch die zugehörigen Vorlauftemperaturen für die Teillastzustände bestimmt
werden. Wie in der VDI-Richtlinie 4650-2 2013, S. 11 wird der Heizkörperexponent auf n = 1.2
eingestellt. Die damit errechneten Vorlauftemperaturen betragen (26.0, 32.6, 35.6, 38.5, 43.4) ℃. Die
sich tatsächlich in den transienten Simulationen einstellenden Temperaturen für die Vorlauftempe-
raturen T rj

htf,out können in den Ergebnistabellen abgelesen werden (siehe z. B. Tabelle 5.4). Die dort
aufgeführten Rücklauftemperaturen T rj

htf,in sind die in der Richtlinie vorgegebenen Temperaturen.
Aufgrund minimaler Leistungsabweichungen von den geforderten Lastzuständen ergeben sich in den
Ergebnistabellen (siehe wieder z. B. Tabelle 5.4) geringfügig abweichende Rücklauftemperaturen
(ca. ±0.1 K).

In dieser Arbeit werden die Jahresheizzahlen bei Einsatz einer Erdwärmesonde bestimmt. Erdwär-
mesonden stellen Umweltwärmequellen mit relativ geringen Temperaturschwankungen dar. In der
VDI 4650-2 ibid. werden dazu von VDI-Richtlinie 4640 Blatt 2 (2001) abweichende, last- bzw. be-
triebspunktabhängige Verdampfereintrittstemperaturen für eine auf 4℃ ausgelegte Erdwärmequelle
angegeben. Dies ist beim Einsatz von Wasser als Arbeitsfluid erforderlich, um das Einfrieren des
Verdampfers zu vermeiden. Die entsprechenden Temperaturen befinden sich in den Ergebnistabellen
(siehe z. B. Tabelle 5.4).

In der Simulation müssen nun die entsprechenden Leistungen und gleichzeitig die Temperaturen
an der Seite der Nutzwärmeabführung eingehalten werden. Dies ist für das Stratisorp-System
mit zyklisch stationären Betriebspunkten näherungsweise erfolgt, kleinste Abweichungen in den
geforderten Nutzleistungen wurden durch Interpolation zwischen verschiedenen Simulationsläufen
bzw. Betriebspunkten ausgeglichen. Die maximalen Abweichungen waren jedoch kleiner als die
typischerweise zu erwartenden Unsicherheiten und lagen im Bereich von ca. 0.1 kW bis 0.2 kW.
Die Nutzleistung wurden in den Simulationen über eine Variation des Systemmassenstroms ṁ
sowie teilweise der minimalen treibenden Temperaturdifferenz ∆T und der Abbruchtemperatur
∆Tmin) angepasst. Um die Heizungsvor- und -rücklauftemperaturen exakt einhalten zu können,
müssen – wenn aus Vereinfachungsgründen wie in der vorliegenden Implementierung auf eine
Temperaturregelung verzichtet wird – beide Halbzyklen gleich lang sein (siehe Unterabschnitt 4.7.1).
Dadurch sinkt jedoch die Effizienz des Stratisorp-Systems geringfügig.
Für den Kühlfall wurde eine an die VDI-Richtlinie 4650 Blatt 2 2013 angelehnte Vorgehenswei-

se zur Bestimmung einer saisonal gemittelten Effizienz bzw. einer Jahreskältezahl SPFcool von
Schwamberger, Glück, Joshi et al. (2011) vorgestellt und für ein Stratisorp-System mit Thermoöl,
dem Adsorbens RUB04 und einer Antriebstemperatur von 220℃ ausgewertet. Für den Kühlfall
spielt die Außentemperatur nicht nur für die Kühlleistung, sondern auch für die Rückkühlung über
den Kühlturm eine große Rolle. Die Kaltwasservorlauftemperaturen wurden im Rahmen dieser
Arbeit aus Vereinfachungsgründen konstant angenommen. Eine Mittelung über verschiedene Städte
ist nicht erfolgt. Stattdessen wurde die Effizienz an drei europäischen Standorten bestimmt.

Ergebnisse Für eine Nennleistung von 10 kW finden sich für die Hochtemperatursysteme mit
RUB04 und Zeolith 13X die Teillasteffizienzen und die zugehörigen Jahresheizzahlen in Tabelle 5.4
sowie in Tabelle 5.6, für das Niedertemperatursystem mit SAPO-34 in Tabelle 5.5. Die Unterschiede
in den saisonalen Heizzahlen SPFheat betragen zwischen SAPO-34 und RUB04 knapp 0.3, zwischen
Zeolith 13X und RUB04 rund 0.1. Der Unterschied zwischen Zeolith 13X und RUB04 erklärt sich
durch den größeren Beladungsumsatz von RUB04 und das entsprechend bessere Verhältnis zwischen
sorptiver und sensibler Wärme.

Gegenüber SAPO-34 werden bei RUB04 zwei Effekte sichtbar: Die Leistung fällt bei ansteigenden
Vorlauftemperaturen und konstantem Systemmassenstrom weniger stark ab als bei SAPO-34.
Insofern muss der Massenstrom bei RUB04 zwar ähnlich stark erhöht werden wie bei SAPO-34,
für SAPO-34 wird jedoch auch die treibende Temperaturdifferenz von 2K auf 5K erhöht, bei
RUB04 bleibt sie konstant. Zusätzlich steigt der COP in den Teillastbetriebspunkten für RUB04
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5.5. Saisonale Effizienz und Jahresheizzahlen

Tabelle 5.4.: Jahresheizzahl für den Li-Y-Zeolithen RUB04: Hochtemperatur-Standardfall im Stra-
tisorp-Zyklus, ∆T = 3 K

P l
heat Pheat ṁ COP l

heat COPheat T rj
htf,in T rj

htf,out T ev
htf,in

kW kW kg/s 1 1 ℃ ℃ ℃
1.30 1.25 0.07 2.28 2.18 24.8 26.0 9.0
3.00 2.95 0.16 2.24 2.20 29.6 32.5 8.0
3.90 3.85 0.21 2.12 2.09 31.7 35.5 7.0
4.80 4.75 0.26 2.01 1.98 33.8 38.5 6.0
6.30 6.25 0.34 1.86 1.84 37.2 43.4 5.0

SPF = 2.09

(Differenz der Effizienzen maximal 0.42) stärker an als bei SAPO-34 (0.28), da die treibenden
Temperaturdifferenzen bei den Hochtemperatursystemen aufgrund der Verwendung von Thermoöl
immer größer sein müssen und damit mehr Einfluss auf die Effizienz haben, bei geringeren Leistungen
jedoch reduziert werden können.
In Tabelle 5.7 werden Effizienzen der Teillastbetriebspunkte sowie die Jahresheizzahl einer

Niedertemperatur-Zweiadsorbermaschine mit SAPO-34 gezeigt. Die saisonale Heizzahl sinkt im
Vergleich zu dem Stratisorp-Niedertemperatursystem mit SAPO-34 von 1.83 auf 1.75, sodass für die
betrachtete Systemkonfiguration insbesondere im Hinblick auf Adsorptionspaar sowie Adsorber- und
Speicherauslegung das einfachere Zweiadsorbersystem mit dem geringeren hydraulischen Aufwand
die sinnvollere Alternative darstellt. Die geringe Auswirkung der internen Wärmerückgewinnung
begründet sich wie oben in diesem Abschnitt durch den geringen Anteil an sorptiver rückgewinnbarer
Wärme und den relativ großen Beladungsumsatz von SAPO-34.

Im Falle von RUB04 ist die Effizienzerhöhung durch den Stratisorp-Zyklus deutlich größer.
Zwischen dem betrachteten Stratisorp-Hochtemperatursystem mit RUB04 und der Zweiadsorber-
maschine mit SAPO-34 stellt sich ein Effizienzvorteil von rund 0.35 ein.

Die hier betrachteten Auslegungstemperaturen des Heizsystems von 55/45℃ genügen in sanierten
Altbauten – beispielsweise in Folge von Größenbeschränkungen der Heizkörper – nicht immer.
Entsprechend müssen dann höhere Auslegungstemperaturen vorgesehen werden. Bei den folglich
ebenfalls vergrößerten Temperaturhüben sinkt die Nutzleistung bei den Hochtemperatursystemen
weniger stark ab als bei den Niedertemperatursystemen. Ähnlich werden in Bestandsgebäuden
aus Kosten- und Genehmigungsgründen häufig keine Erdsonden, sondern Erdkollektoren oder
Luftwärmetauscher als Umweltwärmequellen installiert. Auch dies vergrößert die auftretenden
Temperaturhübe. Die Konsequenzen für die Gesamteffizienz der Systeme wurden im Rahmen dieser
Arbeit jedoch nicht weiter untersucht.

183



5. Simulationsergebnisse des transienten Modells

Tabelle 5.5.: Jahresheizzahl für den Silico-Aluminophosphaten SAPO-34: Niedertemperatur-Stan-
dardfall im Stratisorp-Zyklus, ∆T = 3 K für 1.3 bis 3.9 kW und ∆T = 5 K für 4.8 und
6.3 kW.

P l
heat Pheat ṁ COP l

heat COPheat T rj
htf,in T rj

htf,out T ev
htf,in ∆T

kW kW kg/s 1 1 ℃ ℃ ℃ ℃
1.30 1.27 0.05 1.96 1.92 24.8 26.1 9.0 2
3.00 2.97 0.10 1.90 1.88 29.6 32.6 8.0 3
3.90 3.87 0.14 1.85 1.83 31.7 35.6 7.0 3
4.80 4.77 0.19 1.80 1.79 33.8 38.6 6.0 3
6.30 6.27 0.31 1.68 1.68 37.2 43.5 5.0 5

SPF = 1.83

Tabelle 5.6.: Jahresheizzahl für Zeolith 13X: Hochtemperatur-Standardfall im Stratisorp-Zyklus

P l
heat Pheat ṁ COP l

heat COPheat T rj
htf,in T rj

htf,out T ev
htf,in

kW kW kg/s 1 1 ℃ ℃ ℃
1.30 1.25 0.09 2.27 2.18 24.8 26.0 9.0
3.00 2.95 0.21 2.14 2.10 29.6 32.5 8.0
3.90 3.85 0.28 2.01 1.98 31.7 35.5 7.0
4.80 4.75 0.35 1.89 1.87 33.8 38.5 6.0
6.30 6.24 0.47 1.75 1.73 37.2 43.4 5.0

SPF = 1.99

Tabelle 5.7.: Jahresheizzahl für SAPO-34: Niedertemperatur-Standardfall für eine Zweiadsorberma-
schine mit Rücklaufumschaltung

Pheat ṁ COPheat T rj
htf,in T rj

htf,out T ev
htf,in ∆T

kW kg/s 1 ℃ ℃ ℃ ℃
1.30 0.014 1.89 24.8 26.0 9.0 0
3.00 0.036 1.81 29.6 32.6 8.0 3
3.90 0.056 1.76 31.7 35.6 7.0 3
4.80 0.085 1.71 33.8 38.5 6.0 3
6.30 0.132 1.61 37.2 43.4 5.0 3

SPF = 1.75
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6. Zusammenfassung und Ausblick

6.1. Zusammenfassung
Diese Arbeit befasst sich mit einem neuartigen thermodynamischen Zyklus für Adsorptionswärme-
pumpen. Beim Stratisorp-Zyklus kann durch die Integration eines thermischen Schichtspeichers in
den Zyklus eine gegenüber konventionellen Adsorptionszyklen verbesserte interne Rückgewinnung
von sensibler und sorptiver Wärme erreicht werden. Dies verringert die notwendige Antriebswärme
und erhöht somit die Effizienz, beispielsweise bei der Anwendung in einer Gaswärmepumpe zur
Beheizung von Wohngebäuden.
Zur thermodynamischen Analyse von Adsorptionszyklen wurden zwei Modelle entwickelt. Das

stationäre Modell erlaubt die Abschätzung der Potentiale verschiedener Adsorptionspaare bei
vorgegebenen externen Temperaturen, sowohl für den Stratisorp-Zyklus als auch für verschiedene
klassische Zyklen. Im transienten Modell wird zusätzlich der instationäre Wärme- und Stofftransport
in Speicher, Adsorber und Komponenten detailliert abgebildet und zeitlich aufgelöst. Insbeson-
dere werden Adsorber und Speicher jeweils eindimensional in der Hauptströmungsrichtung des
Wärmeträgerfluids aufgelöst.

In beiden Modellen können umfangreiche energetische und entropische Auswertungen durchge-
führt werden, wobei alle modellierten entropischen Verluste berücksichtigt und konsistent abgebildet
sind. Dazu wurden im Interesse einer akkuraten Modellierung auch theoretische Arbeiten zu den
thermodynamischen Grundlagen des Stoffsystems aus Adsorbens, Adsorptiv und Adsorbat durchge-
führt: Die konsistente Bestimmung der Wärmekapazität dieses Stoffsystems und der energetischen
und entropischen Bilanzen bei Adsorptionsvorgängen sowie der Zusammenhang mit der Dubinin-
Theorie sind wesentliche Bestandteile dieser Arbeit.

Im transienten Modell lassen sich aufgrund der detaillierten Abbildung aller anwendungsrelevanten
Irreversibilitäten die Hauptverlustfaktoren identifizieren sowie einzelnen Prozessabschnitten und
Komponenten zuordnen. Damit können Zyklenkonzepte, Konfigurationen und Systeme verglichen
und optimiert werden.

Wichtigste Komponente einer Adsorptionswärmepumpe ist der (oder sind die) Adsorber. Neuartige
Hochleistungsadsorber, aufgebaut aus extrudierten Kanalstrukturen und Metallfaserkompositen
mit aufkristallisiertem Adsorbens, eignen sich besonders für den Stratisorp-Zyklus, da sie auch
bei den im Vergleich zu konventionellen Zyklen deutlich geringeren Temperaturdifferenzen einen
ausreichend schnellen Wärmetransport zwischen Wärmeträgerfluid und Adsorptionsplatz erlauben.
Diese Adsorber wurden bis heute prototypisch noch nicht realisiert. Daher liegen in der Literatur
bisher nur wenige charakteristische Parameter und Daten vor. Entsprechend wurden in dieser
Arbeit die effektiven Stofftransportkoeffizienten durch Anpassung an detailliertere Modelle und
experimentelle Daten bestimmt. Die effektiven Wärmetransportkoeffizienten wurden durch Ableitung
einer effektiven mittleren Dicke, aus der Geometrie eines prototypischen Adsorberelements und mit
den zugehörigen Materialwärmeleitfähigkeiten abgeschätzt.
Für den Stratisorp-Zyklus ist außerdem der thermische Schichtspeicher entscheidend. Solche

Speicher mit temperaturabhängigen Be-und Entladeeinrichtungen befinden sich noch in der Ent-
wicklung, zumindest für die in Stratisorp-Systemen benötigten Kapazitäten und Massenströme. Zur
Abbildung der unerwünschten konvektiven Vermischung im Speicher wurde ein eindimensionales
Modell erstellt und die maximale Vermischung an Ergebnisse aus numerischen Strömungsimulatio-
nen angepasst. Dieses Modell und einige thermodynamische Grenzfälle der Vermischung wurden für
die Systemsimulationen verwendet.
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6. Zusammenfassung und Ausblick

Eine umfassende Parametervariation zeigt die Sensitivitäten aller relevanten Modellparameter
für verschiedene Lastfälle und Konfigurationen, insbesondere im Hinblick auf die Parameter des
Adsorbers und des Schichtspeichers. Vornehmlich wird ein Hochtemperatursystem mit Thermoöl als
Wärmeträgerfluid und einem Li-Y-Zeolithen als Adsorbens für den Heizfall untersucht. Dabei wird
sowohl der Stratisorp-Zyklus betrachtet als auch eine Zweiadsorbermaschine (Standard-Zyklus)
mit thermodynamisch optimierter Rücklaufumschaltung, über die mit relativ geringem Aufwand
zumindest ein gewisser Teil der aufgewendeten Antriebswärme zurückgewonnen werden kann.
Ergebnisse für Hoch- und Niedertemperatursysteme mit Hochleistungsadsorbern in Stratisorp-

und Standard-Zyklus werden vorgestellt. Dabei zeigen Hochtemperatursysteme mit einer Antriebs-
temperatur von rund 200℃ im Stratisorp-Zyklus ein großes Potential. Für solche Systeme führt die
interne Wärmerückgewinnung über den Schichtspeicher zu relativ großen Effizienzsteigerungen. Der
Heiz-COP erreicht hier unter Vernachlässigung von elektrischer Hilfsenergie und Feuerungsverlusten
Werte von bis zu 2.13 für einen Temperaturhub von 26℃ zwischen Verdampfer und Kondensator.
Niedertemperatursysteme mit Antriebstemperaturen von rund 120℃ erreichen im Stratisorp-Zyklus
Heiz-COP von bis zu 1.83, im Standard-Zyklus mit Rücklaufumschaltung von bis zu 1.80. Diese
Niedertemperatursysteme eignen sich besonders für den Standard-Zyklus mit Rücklaufumschaltung,
da die Heiz-COP im relevanten Bereich auch im Mittel nur um rund 0.1 kleiner sind als die im
Stratisorp-Zyklus. Bei kleinen Leistungen unter 2 kW und großen Leistungen über 10 kW sind die
Unterschiede sogar noch geringer. Damit lohnt sich der Mehraufwand für ein Stratisorp-System für
den betrachteten Niedertemperaturfall nicht. Für die Rücklaufumschaltung sind allerdings zwei
Adsorber notwendig (die dann auch die Nutzleistung verdoppeln), wohingegen beim Stratisorp-
System nur ein Adsorber benötigt wird. Mit einem Adsorber verringert sich auch der Aufwand für
die hydraulische Anbindung von Verdampfer und Kondensator. Verzichtet man auf die optimale
Rücklaufumschaltung, so sinken die Effizienzen beim Niedertemperatursystem im Standard-Zyklus
um weitere 0.15 bis 0.25.
Gemittelt über die in einem typischen Jahr auftretenden Heizlasten und Temperaturhübe zwi-

schen Kondensator und Verdampfer ergibt sich nach der VDI-Richtlinie 4650-2 (2013) für das
Hochtemperatursystem im Stratisorp-Zyklus eine Jahresheizzahl von 2.09, was deutlich über den
Effizienzen konventioneller Systeme liegt. Für das Niedertemperatursystem mit dem Silico-Alumi-
nophosphaten SAPO-34 ergibt sich im Stratisorp-Zyklus eine Jahresheizzahl von 1.83. Für eine
Zweiadsorbermaschine mit thermodynamisch optimaler Rücklaufumschaltung geht sie auf 1.75
zurück.

6.2. Ausblick
Im Gegensatz zu den im Adsorber eingesetzten Modellen wurde das Modell für die Vermischungs-
überhöhung im Speicher bisher nicht vollständig an experimentelle oder simulierte Daten angepasst.
Stattdessen wurde die Form der Überhöhungsfunktion fest vorgegeben und nur die Maxima mittels
unvalidierter Strömungssimulationen abgeschätzt. Bisherige experimentelle Ergebnisse erlauben
noch keine weitere Validierung des Modells. Für den speziell auf die Bedürfnisse eines Stratisorp-
Systems ausgelegten Speicher mit temperaturabhängiger Be- und Entladung sowie den im Ver-
hältnis zum Volumen relativ hohen Massenströmen und der großen Temperaturspreizung über die
Speicherhöhe liegen auch in der Literatur keine geeigneten experimentellen oder simulierten Daten
vor.

Daher sind weitere Arbeiten zur experimentellen Untersuchung und zur validierten strömungsme-
chanischen Simulation des Speichers notwendig. Darauf aufbauend kann dann ein einfaches und
schnelles sowie ggf. erweitertes Speichermodell für das transiente Modell erstellt und anhand der
gefundenen Daten validiert werden. Solange kein validiertes Vermischungsmodell im transienten
Modell vorliegt, sind auch gekoppelte Simulationen zwischen Adsorptionsmodul auf der einen und ei-
nem validierten CFD-Modell des Speichers auf der anderen Seite eine Alternative. Die Kosimulation
von Franke (2014) stellt dabei einen Ausgangspunkt dar.
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6.2. Ausblick

Im Adsorptionsmodul ist die physikalische Vermischung des Wärmeträgerfluids im Adsorber
nicht abgebildet. Durch die fraktionelle Pfropfenströmung ergibt sich andererseits implizit eine
numerische Vermischung im Wärmeträgerfluid, die jedoch nicht explizit gesteuert oder parametriert
werden kann. Die physikalische Vermischung kann im Modell relativ einfach zusätzlich abgebildet
werden. Die numerische Vermischung sollte möglichst weit reduziert werden, sodass sie gegenüber
der tatsächlichen physikalischen Vermischung vernachlässigbar ist. Durch die Erhöhung der Anzahl
der Fluidpfropfen im Adsorber kann dies erreicht werden. Im derzeitigen Modell ohne Abbildung
der physikalischen Vermischung sind mehr als 100 Fluidpfropfen erforderlich, um in typischen
Betriebspunkten die numerische Vermischung im Wärmeträgerfluid gegenüber den derzeit modellier-
ten entropischen Verlusten vernachlässigen zu können. Diese feine Diskretisierung benötigt jedoch
zusätzliche Rechenzeit.
Eine weitere Möglichkeit zur Einordnung der numerischen Dissipation im Adsorber wäre die

Simulation der physikalischen Vermischung in Strömungsrichtung für laminare oder turbulente Strö-
mungen mit Temperaturrampen und der Vergleich der tatsächlichen mit den numerisch auftretenden
Irreversibilitäten. Entsprechend der Ergebnisse können dann im Bedarfsfall die obenstehenden
Maßnahmen eingeleitet werden, etwa zur Berücksichtigung der physikalischen Vermischung oder
zur Verringerung der numerischen Dissipation.
Die Einbindung des stationären Modells nebst der enthaltenen energetischen und entropischen

Analysen in die Simulationsläufe des transienten Modells würde eine einfache erweiterte thermo-
dynamische Bewertung und eine verbesserte Analyse des Simulationslaufs im transienten Modell
zulassen. Damit ließen sich beispielsweise Kenngrößen für die Wärmerückgewinnung (realer Anteil
der Wärmerückgewinnung im Vergleich zum idealen Fall aus dem stationären Modell) und der
Carnot-Gütegrad (gemessene Effizienz des Simulationslaufs gegenüber dem Carnot-Wirkungsgrad
zu den entsprechenden vorgegebenen Temperaturen) automatisiert bestimmen. Mittels einer solchen
Analyse können Leistung und Effizienz durch eine intelligentere Regelung erhöht werden oder
Systempotentiale bewertet werden.

Die Auswertung der Parametervariationen ist wegen der zwei Zielgrößen Effizienz und Leistung
nicht trivial. Ändern sich bei einer Parametervariation oder -optimierung gleichzeitig und gegenläufig
Effizienz und Leistung, so ist im Allgemeinen unklar, ob der betrachtete Betriebspunkt eine
Verbesserung oder eine Verschlechterung darstellt. In dieser multikriteriellen Optimierung kann
das Ergebnis jedoch auf eine bereits vorhandene Paretokurve aus zuvor berechneten Ergebnissen
bezogen werden und so die tatsächliche Güte einer Konfiguration quantifiziert und bewertet werden.
Dies wurde bisher nicht systematisch, sondern nur in ausgewählten Fällen durchgeführt.

Die weitere Untersuchung des Stratisorp-Zyklus oder entsprechender Maschinen sollte in Folgear-
beiten fokussiert auf tatsächlich zu realisierende Systeme erfolgen. Ist eine solche Einschränkung
weiterhin nicht möglich, so kann durch eine umfassende, erweitere System- und Parametervariation
eine weitere Optimierung erfolgen. Durch die große Anzahl an Konfigurationen kann der Parameter-
raum jedoch nicht vollständig abgesucht werden. Stattdessen können beispielsweise auf Methoden
der statistischen Versuchsplanung zur Auswahl relevanter Konfigurationen und auf Regressions-
verfahren zur Auswertung zurückgegriffen werden. Ist dann eine optimierte Systemkonfiguration
gefunden, so kann anschließend die Nutzleistung durch eine verbesserte, material- und anwen-
dungsangepasste Regelung erhöht werden. Dabei stellen nicht-äquidistante Ringe zur Beladung und
zur Entnahme von Fluid, temperaturabhängig gesteuerte treibende Temperaturdifferenzen sowie
variable Massenströme interessante Optionen dar. Andere Ladeeinrichtungen am Speicher, etwa
mit höhenverstellbaren Lade- und Entnahmevorrichtungen, bieten noch mehr Flexibilität.

Zusätzlich ist durch die Hilfe von Simulationen ein Systemaufbau anzustreben, der eine zusätzliche
Kostenreduktion erlaubt und prototypisch möglichst unkompliziert umgesetzt werden kann. Dies
gilt besonders in Bezug auf den hydraulischen Aufwand für Ventile, Pumpen und Verrohrung.
Sobald Hochleistungsadsorber tatsächlich prototypisch vorliegen, können auch die Gesamtergebnisse
der Systemsimulationen experimentell validiert werden. Die Simulationen dienen in diesem Fall zur
schnellen Optimierung und zur Abschätzung von Auswirkungen von Konfigurationsanpassungen.
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Dazu sind Anpassungen im Modell sinnvoll, die eine bessere Nachstellung von Experimenten mit
prototypischen Systemen erlauben.
Da sich Systeme mit Wasser und geringen Antriebstemperaturen zunächst einfacher realisieren

lassen als solche mit Thermoöl und hohen Antriebstemperaturen, ist die Überprüfung auf solche
Anwendungsbedingungen sinnvoll, bei denen ein Stratisorp-System gegenüber einer Zweiadsorberma-
schine mit Rücklaufumschaltung auch im Niedertemperaturfall deutliche Effizienzvorteile hat. Dabei
kommen beispielsweise nutzseitig große Temperaturspreizungen mit höheren Vorlauftemperaturen
als bei dem in dieser Arbeit betrachteten Heizsystem, geringere Umweltwärmequelltemperaturen
beim Betrieb als Luftwärmepumpe, Warmwasserbereitstellung durch Auskopplung aus dem Strati-
sorp-Speicher, der Kühlfall, Adsorber mit größerer thermischer Masse sowie bisher nicht abgebildete
Verlustfaktoren in Betracht.

Im transienten Modell ist es möglich, dass die Beladung des Speichers durch die Antriebswärme-
quelle nicht kontinuierlich, sondern zeitweise oder variierend erfolgt. Dabei kann der Heizer entweder
zeitweise völlig deaktiviert werden oder variierend Wärme in den Speicher einbringen. Weiterhin
kann der Speicher zunächst be- und später entladen werden, wenn zusätzlich die Last variiert. Dies
ist insbesondere für den Anwendungsfall der solaren Kühlung oder bei Nutzung der Abwärme eines
stromgeführten Blockheizkraftwerks sinnvoll: In beiden Fällen fällt die Antriebswärme nicht oder
nur teilweise synchron zu Kühl- oder Wärmebedarf an, und eine zeitweise Pufferung ist notwendig.
Voruntersuchungen zu einem schwankenden Speicherladezustand aufgrund einer variierenden Kälte-
last wurde von Schwamberger, Glück und Schmidt (2011) durchgeführt. Schwamberger und Schmidt
(2013b) beschreiben auch den Fall, dass der Heizer zeitweise – wenn etwa keine solare Einstrahlung
vorhanden ist – deaktiviert wird und der Speicher gleichzeitig zur Kältebereitstellung entladen wird.
Detaillierte Untersuchungen und eine Optimierung der entsprechenden Betriebsführung sind bisher
nicht erfolgt.

Zusätzliche Potentiale ergeben sich durch die Anpassung bzw. Maßschneiderung von Adsorbentien
mit großem sorptiven Überlapp bei geringeren Antriebstemperaturen, die sich für den Stratisorp-
Zyklus besonders eignen, oder durch die Untersuchung von Double-Effect-Zyklen mit mehreren
Adsorbern und der zusätzlichen Einbindung eines thermischen Schichtspeichers in Bezug auf die
weitere Steigerung der Effizienz.
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A.1. Vorberechnung wichtiger Stoffdaten und charakteristischer
Kurven

Zur Verringerung der Rechenzeit werden wichtige Stoffdaten, die nur von einer variierten Größe
abhängen, zu Beginn einer transienten Simulation für ein festes Gitter – d. h. für einen vorgegebenen,
gleichmäßig unterteilten Wertebereich – vorberechnet. Im weiteren Simulationsverlauf wird nur
noch zwischen den vorberechneten Werten (eindimensional) linear interpoliert. Dazu gehören etwas
Enthalpien oder Drücke von gesättigtem Dampf vorgegebener Temperatur für Verdampfer und
Kondensator.
Hängen Größen jedoch von zwei Variablen ab, etwa von Druck und Temperatur, so wird auf

eine (bilineare) Interpolation verzichtet, da die Vorberechnung auf einem feinen Raster sehr lange
dauern würde und der Speicherbedarf entsprechend groß wäre.
Die Berechnung von Druck und Temperatur aus Dichte und innerer Energie für ungesättigten

Dampf in der Adsorberkammer erfolgt numerisch mittels Regula Falsi auf Basis der invertierten
Zusammenhänge aus IAPWS 2007.
Auch die charakteristischen Kurven werden für eine Reihe von Werten vorberechnet, da die

Auswertung der Gaußschen Prozesse einen deutlich höheren Rechenaufwand darstellt. Dies geschieht
regelmäßig durch die Berechnung des spezifischen adsorbierten Volumens W (A) in Abhängigkeit
des Adsorptionspotentials A, optional auch umgekehrt als Adsorptionspotential A(W ). Wichtig
ist jedoch die konsistente Verwendung in einer Simulation: Wird wie üblich W (A) berechnet und
während der Simulation auch A(W ) benötigt, so muss W (A) als Inverse von A(W ) berechnet
werden. Andernfalls ergeben sich Inkonsistenzen durch die unterschiedliche Funktionsdarstellung.

A.2. Numerische Auswertung der isosteren Wärmekapazität des
Adsorbats

Führt man f(x, T ) ≡ hg
(
p(x, T ), T

)
− qst(x, T ) ein, so kann ein einfacher Ausdruck für die isostere

Wärmekapazität des Adsorbats cx,a(T ) aus (2.67) bestimmt werden. Mit finiten Differenzen erster
Ordnung für die partielle Ableitung und der Trapezregel für die Integration ergibt sich für die
numerische Approximation

cx,a(T ) = 1
x

∫ x

0
dx′
(
∂f(x′, T )

∂T

)
x′
≈ 1
x∆T

∫ x

0
dx′
[
f(x′, T + ∆T )− f(x′, T )

]
≈ 1

2N∆T

N−1∑
k=0

[
f(kxN , T + ∆T )− f(kxN , T ) + f( (k+1)x

N , T + ∆T )− f( (k+1)x
N , T )

]
. (A.1)

Um die Berechnungszeit zu verringern werden die Funktionswerte vor Start einer Simulation für
äquidistante Gitterpunkte (xj , Tk), j = 1, . . . , nj und k = 1, . . . , nk vorberechnet. Dazu muss das
Integral (A.1) nicht nj ·nk-mal bestimmt werden, sondern es genügt, nk Integrale abschnittsweise für
alle (Zwischen-)Beladungen xj gemeinsam und folglich die Wärmekapazität cx,a(Tk) zu berechnen.
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Während der Simulation erfolgt dann nur noch eine bilineare Interpolation zwischen diesen Werten,
die gegenüber der vollständigen Berechnung nach (A.1) deutlich schneller ist.

A.3. Charakteristische Kurven der verwendeten Adsorbentien
Für die im Rahmen dieser Arbeit erstellten Fits wurde die in Abschnitt 2.4.4) beschriebene Methode
mit einer Kovarianzfunktion von Matérn der Ordnung ν = 5/2 verwendet:

kν=5/2(r) =
(

1 +
√

5r
`

+ 5r2

3`2

)
exp

(
−
√

5r
`

)
, (A.2)

wobei r den Abstand zwischen den Eingaben und ` einen anzupassenden Hyperparameter darstellt1

(Rasmussen und Williams 2006, siehe Abschnitt 4.2, Seite 85). Zusätzlich muss jeweils die Amplitude
des additiven diagonalen (d. h. unabhängig verteilten) Rauschens im Trainingsprozess angepasst
werden. Für die Anpassung der Hyperparameter wurde die marginalisierte Wahrscheinlichkeit2

herangezogen.

A.3.1. Zeolith 13X und Lithium-Y-Zeolith RUB04

Für Zeolith 13X und den Lithium-Y-Zeolithen RUB04 ist die Annahme der Temperaturinvarianz
des Adsorptionspotentials bei festgehaltenem Füllungsgrad aus der Dubinin-Theorie (2.79) sehr
gut erfüllt (siehe Abbildung A.1 und Abbildung A.2, so dass die Messungen verschiedener Iso-
thermen nahezu perfekt aufeinander fallen. Entsprechend gering sind die Unsicherheiten in den
verallgemeinerten charakteristischen Kurven.

Für Zeolith 13X wurden am Fraunhofer ISE im Rahmen der Arbeit von Núñez (2001) drei
Desorptionsisobaren gemessen, im Bereich von 56 bis 57 mbar (Heizen von 37℃ auf 245℃), bei
23 mbar (Heizen von 26℃ auf 246℃) und bei 8.7 mbar (Heizen von 8℃ auf 246℃), jeweils mit rund
10 Messpunkten, wobei die Auflösung in allen Fällen mit zunehmenden Temperaturen abnimmt.

Für den Li-Y-Zeolithen RUB043 wurden am Fraunhofer ISE im Rahmen der Arbeiten von
S. K. Henninger, Schmidt und Henning (2010) zwei Adsorptionsisobaren gemessen, bei 12.3 mbar
(Abkühlung von 150℃ auf 21℃) und bei 56.3 mbar (Abkühlung von 140 textcelsius auf 21℃),
jeweils rund 10 Messpunkte, wobei die Auflösung mit abnehmender Temperatur zunimmt (von
rund 20 K auf rund 10 K). Bei 56.3 mbar wurde zusätzlich eine Desorptionsisobare aufgenommen
(Heizen von 70℃ auf 140℃), hier allerdings mit nur vier Messpunkten.

Der Li-Y-Zeolith RUB04 bietet gegenüber Zeolith 13X bei gleichen Zyklenbedingungen einen
erhöhten Beladungsumsatz. Daher dient RUB04 als Standardadsorbens für die Untersuchung
des Stratisorp-Zyklus mit dem transienten Modell. Im Abschnitt Unterabschnitt 3.3.1 sind nur
Wärmekurven für Zeolith 13X, SAPO-34 und Silicagel 127B dargestellt. Zur Vollständigkeit werden
nun in Abbildung A.3 zusätzlich die (qualitativ ähnlichen) Wärmekurven für RUB04 dargestellt,
die bei einer idealen Wärmerückgewinnung einen leichten thermodynamischen Nachteil gegenüber
den Wärmekurven für Zeolith 13X zeigen. In einer realen Maschine ist jedoch aufgrund des höheren
Beladungsumsatzes ein besseres Verhältnis zwischen sorptivem und sensiblemWärmeumsatz möglich,
was bei einem für den Stratisorp-Zyklus besonders geeigneten Hochtemperatursystem eine höhere
Effizienz bei gleichzeitig höherer Nutzleistung ermöglicht.

1Der Parameter ` stellt die Reichweite bzw. Längenskala der Kovarianzfunktion dar.
2Englisch: Marginal Likelihood
3Dieses interne Kürzel bezeichnet eine Probe, die von Bernd Marler im Rahmen eines BMBF-Netzwerkprojekts
(Schmidt et al. 2007, S. 117 ff) am Lehrstuhl für Kristallchemie des Instituts für Geologie, Mineralogie und
Geophysik der Ruhr-Universität Bochum synthetisiert bzw. hergestellt wurde.
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Abbildung A.1.: Charakteristische Kurve für Z13X nach Abschnitt 2.4.4. Die gestrichelte helle
Linie stellt einen Fit nach Núñez 2001 dar, der an denselben Messungen interaktiv
durchgeführt wurde.
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Abbildung A.2.: Charakteristische Kurve für RUB04 nach Abschnitt 2.4.4
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(a) Ideale Rückgewinnung, COPheat ≈ 2.83
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(b) Rückgewinnung bei ∆T = 5 K, COPheat ≈ 2.23

Abbildung A.3.: Wärmekurven und ideale Wärmerückgewinnung (a) sowie Wärmerückgewinnung
mit Verlusten aufgrund einer treibenden Temperaturdifferenz von ∆T = 5 K
zwischen Wärmeträgerfluid und Adsorber (b) für den Y-Zeolithen RUB04 als
Adsorbens. Die orange eingefärbte Fläche stellt die zuzuführende Antriebswärme
Qht dar (z. B. durch einen Gasbrenner), die hellblaue Fläche die abzuführende
Wärme Qcl (zur Heizung), und die violette stellt die rückgewinnbare Wärme Qrec
dar. Die Antriebswärme und die Umweltwärme werden hier bei 200℃ bzw. 8℃
bereitgestellt und die Heizungsrücklauftemperatur beträgt 34℃. Die Adsorptions-
gleichgewichte, -enthalpien und Adsorbateigenschaften wurden entsprechend der
Methoden in Kapitel 2 bestimmt.

A.3.2. Silico-Aluminophosphat SAPO-34
Für das Silico-Aluminophosphat SAPO-34 (siehe z. B. Jänchen et al. 2005) wurden am Fraunho-
fer ISE im Rahmen der Arbeit von Füldner (2015) Adsorptionsisothermen bei 25, 30, 40, 50 und
60℃ über einem fein aufgelösten Druckbereich von 0.4 mbar bis 170 mbar thermogravimetrisch
gemessen und in dieser Arbeit für die Anpassung der charakteristischen Kurve verwendet.
Bei Verwendung einer Isotherme bei 95℃ ergeben sich Abweichungen, da die Annahme der

Temperaturinvarianz des Adsorptionspotentials bei festgehaltenem Füllungsgrad aus der Dubinin-
Theorie (2.79) für SAPO-34 nicht mehr erfüllt ist (siehe Abbildung A.4).

A.3.3. Silicagel 127B
Für Silicagel 127B wird eine charakteristische Kurve für Silicagel gemäß Núñez, Henning und
Mittelbach 1999 und S. K. Henninger, Schmidt und Henning 2010 verwendet:

W (A) = c1 + c3A
2

1 + c2A2 . (A.3)

Nach der Methode der kleinsten Fehlerquadrate mit den Daten von Núñez, Henning und Mittelbach
1999 ergeben sich die Koeffizienten für den Bereich 0 . A . 1100 J/kg zu

c1 = 0.3312 L/kg , c2 = 4.592× 10−11 kg2/J2 und c3 = −9.947× 10−14 L · kg/J2 . (A.4)

Für die Vergleichbarkeit mit der Arbeit von Schicktanz 2013 werden hier dieselben Koeffizienten
verwendet, und es ergibt sich die charakteristische Kurve in Abbildung A.5.
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Abbildung A.4.: Charakteristische Kurve für SAPO-34 nach Abschnitt 2.4.4. Die gestrichelte helle
Linie stellt einen Fit nach Núñez 2001 dar, der allerdings an Messungen von
FAM-Z02 angepasst wurde.
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Abbildung A.5.: Charakteristische Kurve für Silicagel 127B nach Schicktanz 2013
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A.3.4. Vergleich der beschriebenen Adsorbentien
Aus den charakteristischen Kurven ist ersichtlich, dass die die Affinität zu Wasser ausgehend von
Zeolith 13X über RUB04 und SAPO-34 bis zu Silicagel 127B hin abnimmt. Der Silico-Alumi-
nophosphat SAPO-34 stellt damit eine wichtige Ergänzung für Adsorptionswärmepumpen mit
mittleren Antriebstemperaturen dar. Bis in die 90er Jahre waren nur die Zeolithe als sehr hydrophile
Adsorbentien verfügbar, die relativ hohe Regeniertemperaturen zur Austreibung des Arbeitsmittels
benötigen, und andererseits Silicagele, die zwar bei niedrigen Temperaturen regeneriert werden
können, aber nur für kleine Temperaturhübe bzw. Druckunterschiede zwischen Verdampfer und
Kondensator geeignet sind. Für eine ausführlichere Diskussion der Adsorbentien sei beispielsweise
auf S. K. Henninger, Schmidt und Henning (2010) verwiesen. Heute gibt es eine Vielzahl weiterer
und für bestimmte Anwendungsfälle maßgeschneiderter Materialien, die sich prinzipiell für die
Verwendung in Adsorptionswärmepumpen eignen und sehr große Beladungshübe erlauben, deren
Eigenschaften und Langzeitstabilität jedoch noch Gegenstand der Forschung sind (S. K. Henninger,
Jeremias et al. 2012).
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B.1. Daten für Adsorber, Verdampfer und Kondensator
B.1.1. Eigenschaften der Adsorbens-Metallfaser-Komposite für die

Hochleistungsadsorber
Die Aufkristallisation von Zeolithen und die Eigenschaften der entsprechenden Schichten sind
Gegenstand aktueller Forschung (Atakan et al. 2013; Bonaccorsi, Calabrese et al. 2013; Bonaccorsi,
Proverbio et al. 2007; Tatlier et al. 2014). Die hier aufgeführten Schichtdicken sind gemessen
(SAPO-34) bzw. konservativ (Zeolith 13X, RUB04) abgeschätzt. Die Volumenfüllungsanteile wurden
im Fall von SAPO-34 mittels computertomographischen Daten und Gewichtsbestimmung vor und
nach der Aufkristallisation an einer Kinetikprobe bestimmt (Wittstadt, Füldner et al. 2015). Die
Beschichtung wurde dabei mittels eines patentierten Verfahrens durchgeführt (Herrmann, Schwieger
und J. Bauer 2010). Adsorber und Proben mit aufkristallisierten Zeolithschichten liegen derzeit
jedoch nicht vor. Eine allgemeinere, vertiefende Darstellung über Beschichtungsverfahren, aber auch
über Auslegung und Design von Adsorbern findet sich bei Freni et al. (2015).

B.1.2. Wesentliche Parameter der Hochleistungsadsorber für die Simulation
Mit den Geometriedaten und den Struktureigenschaften aus Abschnitt B.2 und aus Tabelle B.1
können die für die Simulationen wichtigen Adsorbereigenschaften berechnet werden. Dazu gehören
der effektive Wärmedurchgangskoeffizient Uhx, der sich bei der Wahl der gleichen Bezugsfläche Ahx
auf einfache Weise aus dem Wärmeübergangskoeffizienten zwischen Fluid und Kanalwänden hhx
und dem Wärmedurchgangskoeffizienten von den Kanalwänden zum Adsorptionsplatz Uads

hx bei
mittlerer effektiver Entfernung D/3 (siehe Unterabschnitt 4.3.2) ergibt,

U−1
hx = h−1

ch + (Uads
hx )−1 , (B.1)

die Gesamtfläche des Wärmeübertragers Ahx, die thermische Masse des Adsorbers mhx und des ent-
haltenen Fluids chtfm

ads
htf,tot sowie der effektive Wärmeleitungskoeffizient κ⊥ entlang der Gesamtlänge

des Adsorbers in Fluidrichtung:

κ⊥ = λ⊥effA
⊥
hx

l⊥hx
.

Tabelle B.1.: Übersicht über die Parameter der Faserstrukturen und der Zeolithschicht
Größe Einheit Experimentell Optimal
Porosität der Faserstruktur ψ (ohne Adsorbens) 1 0.81 0.81
Volumenfüllungsanteil r (nur Adsorbens): Zeolith 1 0.10 0.24
Volumenfüllungsanteil r (nur Adsorbens): SAPO-34 1 0.38 0.57
Wärmeleitfähigkeit λ W/(m ·K) 6 12
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Tabelle B.2.: Übersicht über charakteristische Parameter für drei Adsorberkonfigurationen. Die
Parameter wurden für ein Adsorbervolumen Vads = 108 L bestimmt. Die Eigenschaf-
ten der Adsorbensbeschichtung (siehe Tabelle B.1) wurden für Zeolith 13X und den
Li-Y-Zeolithen RUB04 abgeschätzt, für SAPO-34 aus Proben bestimmt. Für SAPO-34
werden deutlich höhere Schichtdicken angesetzt. Damit können bei SAPO-34 bei
gleicher Wärmeübertrager- bzw. Adsorbergröße größere Mengen an Adsorbens ins
Komposit eingebracht werden, was zu einem deutlich verbesserten Verhältnis zwischen
sorptivem und sensiblem Wärmeumsatz führt. Die Mittelung der Wärmedurchgangs-
koeffizienten erfolgt über alle am Adsorber auftretenden Temperaturen.

Parameter Einheit
Kanäle Extrudierte Elemente
Adsorbens SAPO-34 13X, RUB04
Wärmeträgerfluid Wasser Thermoöl
Beschichtung Experimentell Optimal

Gesamtvolumen des Adsorbers Vads L 108 108 108
Adsorbensmasse ms (aktiv) kg 38.3 10.1 24.2
Spezifische Wärmekapazität Adsorbens J/(kg ·K) 882 882 882
Adsorbermasse mhx (inaktiv) kg 72.3 72.3 72.3
Spezifische effektive
Adsorberwärmekapazität chx (inaktiv) J/(kg ·K) 879 879 879
Fluidmasse im Adsorber mfl kg 14.7 14.4 14.4
Wärmeübertragerfläche Ahx m2 19.2 19.2 19.2
Effektiver Wärmedurchgangs-
koeffizient Adsorptionsplatz–Kanal Uads

hx W/(m2 ·K) 5112 5112 10 006
Mittlerer Wärmeübergangs-
koeffizient Kanal–Fluid hhx W/(m2 ·K) 2210 401 401
Mittlerer effektiver Wärmedurchgangs-
koeffizient Adsorptionsplatz–Fluid Uhx W/(m2 ·K) 1543 372 385
κ⊥hx = λ⊥effA

⊥
hx/l

⊥
hx W/K 7.4 7.4 8.6

Die für die verschiedenen Konfigurationen berechneten Adsorberparameter sind in Tabelle B.2
aufgeführt. Für den konventionellen Lamellenwärmeübertrager mit einer verklebten Schüttung
(Silicagel 127B) sind die Daten in Tabelle B.4 aufgeführt. Die Wärmedurchgangskoeffizienten werden
hier über die typischen vorgegebenen Temperaturen zwischen 34℃ und 200℃ gemittelt, da die Wär-
meleitfähigkeit des Fluids temperaturabhängig ist. In der Simulation werden sie temperaturabhängig
berechnet und verwendet.

B.1.3. Skalierung der Parameter der Hochleistungsadsorber
Die hier vorgestellten Parameter der Adsorber in Tabelle B.2 werden auf Basis der Geometrie eines
Sandwichelements berechnet. Die Anzahl der Sandwiches liegt fest, da das Adsorbervolumen Vads
als maximaler Bauraum vorgegeben wird.
Um nun vergleichbare Simulationen mit unterschiedlichen Adsorberdesigns zu ermöglichen, ist

es jedoch sinnvoll, eine feste Adsorbensmasse ms
set zu verwenden. Damit bleibt der Beladungs-

bzw. Dampfumsatz pro Zyklus oder die Menge des zyklierten Arbeitsfluids ms∆x – hierbei ist
∆x der Beladungsumsatz pro Zyklus – und damit auch die sorptive Wärme für alle Simulationen
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Tabelle B.3.: Übersicht über die gegenüber Tabelle B.2 skalierten extensiven Parameter für drei Ad-
sorberkonfigurationen. Die Adsorberparameter wurden auf eine Adsorbensmasse von
ms

set = 5 kg skaliert. Durch die Skalierung ergeben sich mit den größeren Schichtdicken
bei SAPO-34 bei gleicher Adsorbensmasse deutlich kleinere Adsorber mit deutlich
geringerer sensibler Masse. Wegen der entsprechend bei SAPO-34 verkleinerten Wärme-
übertrager verschlechtert sich andererseits die Wärmeübertragung durch eine kleinere
Übertragungsfläche Ahx, was durch die Verwendung von Wasser als Wärmeträgerfluid
jedoch überkompensiert wird. Die Mittelung der Wärmedurchgangskoeffizienten erfolgt
über alle am Adsorber auftretenden Temperaturen.

Parameter Einheit
Kanäle Extrudierte Elemente
Adsorbens SAPO-34 13X, RUB04
Wärmeträgerfluid Wasser Thermoöl
Beschichtung Experimentell Optimal

Skalierungsfaktor % 1 7.7 2.0 4.8
Gesamtvolumen des Adsorbers Vads L 14.1 53.5 22.3
Adsorbensmasse ms kg 5.0 5.0 5.0
Adsorbermasse mhx kg 9.4 35.8 14.9
Fluidmasse im Adsorber mfl kg 1.9 7.2 3.0
Wärmeübertragerfläche Ahx m2 2.5 9.5 4.0
κ⊥hx = λ⊥effA

⊥
hx/l

⊥
hx W/K 0.96 3.65 1.77

ungefähr gleich. Dies gilt allerdings nicht für die sensible Wärme, die bei einer höheren Schicht-
dicke des Adsorbens deutlich abnimmt. Das Verhältnis von sensibler zu sorptiver Wärme ist ein
weiterer charakteristischer Parameter eines Adsorberdesigns. Es ist einerseits verknüpft mit der
Adsorbensmasse ms, mit der der sorptive Wärmeumsatz skaliert, und anderseits mit der effektiven
thermischen Masse des Adsorbers Cads = mhxchx +ms + cs; wobei hier die Wärmekapazität des
Adsorbats vernachlässigt wurde.

Bei der Skalierung auf eine feste Adsorbensmasse verändert sich also der sensible Wärmeumsatz,
auch wenn den drei Varianten gleiche Wärmeübertrager zugrunde liegen. Dies begründet sich
dadurch, dass durch die unterschiedlichen Schichtdicken (zurückhaltend bzw. experimentell und
optimal abgeschätzte für RUB04, experimentell erreichte für SAPO-34) unterschiedlich große
Wärmeübertrager bzw. Adsorber auf dieselbe Adsorbensmasse ms führen.

Um nun vergleichbare Adsorber zu erhalten, werden zunächst alle Adsorberparameter wie oben aus
den Geometriedaten für das vorgegebene Adsorbervolumen Vads = 108 L berechnet. Anschließend
erfolgt eine Skalierung der Adsorbensmassems auf die zuvor festgelegte Adsorbensmassems

set = 5 kg.
Dabei muss zwischen Parametern unterschieden werden, die sich bezüglich solch einer Skalierung
invariant verhalten (etwa Uads

hx , intensive Parameter) und solchen, die linear mit der Adsorbensmasse
skalieren (etwa Aads, extensive Parameter). Der Skalierungsfaktor berechnet sich zu

% = mset
s
ms

.

Alle nicht-invarianten Parameter skalieren mit %, d. h. sie sind ebenfalls linear in einer Volumen-
änderung des Adsorbers. Die durch die Skalierung veränderten Parameter der Adsorber sind in
Tabelle B.3 aufgeführt.

197



B. Adsorber, Kondensator und Verdampfer: Geometrien, Aufbau und Modelldaten

Folglich ändert sich durch die Skalierung auch die Wärmeübertragerfläche des Adsorbers: Adsorber,
die aufgrund hoher Schichtdicken (optimal, oder noch stärker für den Silico-Aluminophosphaten
SAPO-34) in der Grundkonfiguration bei Vads = 108 L viel Adsorbens beinhalten, werden stark
skaliert (verkleinert) und haben dann entsprechend geringere Wärmeübertragungsflächen und folglich
einen geringeren Wärmeübergang vom Adsorptionsplatz auf das Fluid, was der beschränkende
Transportvorgang ist.

Im Gegensatz dazu wird der Stofftransport im Adsorber nicht explizit skaliert – weder bei Flächen-
änderung oder veränderten Schichtdicken, noch bei Verwendung anderer Materialien (Adsorbentien)
–, da keine entsprechenden experimentellen Daten vorlagen. Da gemeinhin der Wärmetransport
insbesondere im Stratisorp-Zyklus limitierend ist, sind die Auswirkungen meist akzeptabel. Skaliert
wird der Stoffübergang lediglich implizit entsprechend der Adsorbensmasse.

B.1.4. Parameter des Adsorbers mit konventionellem
Lamellenwärmeübertrager

Für den Vergleich mit der Arbeit von Schicktanz (2013) wird für den Kältefall mit einer Niedertempe-
raturantriebsquelle eine Adsorptionsmaschine mit einem konventionellen Lamellenwärmeübertrager
und einer verklebten Adsorbensschüttung (Silicagel 127B) betrachtet. Die Wärme- und Stofftranspor-
teigenschaften des Adsorbers sind an die Adsorptionsmaschine ACS 05 der Firma SorTech angepasst
worde. Die Nennkälteleistung dieser Maschine beträgt 5 kW. Die entsprechenden effektiven Daten
des Adsorbers werden in Tabelle B.4 aufgeführt.
Dieser konventionelle Adsorber wird nicht skaliert, da aufgrund der Schüttung die Wärme-

ankopplung, aber auch Platzbedarf und Kosten deutlich geringer sind. Daher kann und muss
deutlich mehr Adsorbens für eine vergleichbare Nutzleistung verwendet werden. Die Mittelung der
Wärmedurchgangskoeffizienten erfolgt über alle am Adsorber auftretenden Temperaturen.

B.1.5. Parameter für die Verrohrung zwischen Adsorber und Speicher
Die Verrohrung zwischen Adsorber und Speicher und die die Temperaturänderungen mitgehenden
Massenanteile der verwendeten Ventile und Pumpen, insbesondere das Ventil zur Auswahl der
Entnahmeringe, wurden mit 5 kg Kupfer abgeschätzt (siehe Tabelle B.5. Alternativ wären auch
Kunststoffe mit einer Eignung für Temperaturen bis 200℃ wie BASF Ultramid möglich. Hier ist die
Dichte zwar deutlich geringer und es genügt eine geringer Materialmasse als bei Kupfer, die höhere
spezifische Wärmekapazität der Kunststoffe gleicht dies jedoch wieder aus. In den Simulationen
wird mit einem festen Wert von 5 kg gerechnet, der auch nicht auf die unterschiedlichen Adsorber,
Materialien oder Zyklen skaliert wird.

B.1.6. Parameter für Verdampfer und Kondensator
Verdampfer und Kondensator werden als Lamellenwärmeübertrager angenommen. Im transienten
Modell werden sie jedoch nur als Einknotenmodell mit einer einzigen variablen Temperatur und
einem einzigen variablen Druck abgebildet. Der entsprechende Knoten umfasst sowohl den gesamten
Wärmeübertrager als auch das enthaltene Arbeitsfluid (gasförmig in Kondensator und Verdampfer,
zusätzlich flüssig im teilgefluteten Verdampferpool). Ein weiterer Knoten umfasst das im Wärme-
übertrager vorhandene Wärmeträgerfluid, ebenfalls mit nur einer Temperatur. Dazwischen bildet
ein NTU-Modell den Wärmeübergang zwischen Wärmeübertragungsfluid und Wärmeübertrager ab.
Die integralen Werte für die Systemsimulationen sind in Tabelle B.6 aufgeführt. Der Massenstrom
im Verdampfer wird ausgerichtet auf den Heizbetrieb sehr hoch gewählt, so dass auch bei geringen
Verdampfervorlauftemperaturen unter 5℃ der Verdampfer nicht dauerhaft einfrieren kann, da dies
sonst zu einem langwierigen Einschwingverhalten bis zum stationären Zustand führen kann. In
Untersuchungen zeigt sich, dass der Einfluss auf die Jahresheizzahlen gering ist. Andererseits erlaubt
der erhöhte Massenstrom stabile und beschleunigte Simulationen sowie zuverlässige Auswertungen.
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Tabelle B.4.: Übersicht über charakteristische Parameter des konventionellen Lamellenwärmeüber-
tragers mit verklebter Schüttung (Silicagel 127B).

Parameter Einheit
Kanäle Lamellenwärmeübertrager
Adsorbens Silicagel 127 B
Wärmeträgerfluid Wasser

Adsorbensmasse ms (aktiv) kg 18
Spezifische Wärmekapazität Adsorbens J/(kg ·K) 960
Adsorbermasse mhx (inaktiv) kg 23.1
Spezifische effektive
Adsorberwärmekapazität chx (inaktiv) J/(kg ·K) 687
Fluidmasse im Adsorber mfl kg 6.5
Wärmeübertragerfläche Ahx m2 27.0
Kanaloberfläche Ach m2 1.4
Effektiver Wärmedurchgangs-
koeffizient Adsorptionsplatz–Kanal Uads

hx W/(m2 ·K) 132
Mittlerer Wärmeübergangs-
koeffizient Kanal–Fluid hhx W/(m2 ·K) 4979
Mittlerer effektiver Wärmedurchgangs-
koeffizient Adsorptionsplatz–Fluid Uhx
(bezogen auf Ahx) W/(m2 ·K) 84.2
κ⊥hx = λ⊥effA

⊥
hx/l

⊥
hx W/K —

Tabelle B.5.: Parameter der Verrohrung zwischen Adsorber und Speicher. Dabei sind alle Rohranteile
und Ventile zu berücksichtigen, die nicht mit dem Adsorbens in Verbindung stehen,
nicht im Speicher enthalten und thermisch an das Wärmeträgerfluid angekoppelt sind.

Parameter Einheit Wert
Gesamtmasse Verrohrung mpi kg 5
Spezifische Wärmekapazität Verrohrung cpi J/(kg ·K) 385

Tabelle B.6.: Simulationsparameter für Verdampfer und Kondensator
Parameter Einheit Kondensator Verdampfer
Massenströme Wärmeträgerfluid ṁcd

htf , ṁev
htf kg/s 0.4 4 (Kühlfall: 0.4)

Masse des Arbeitsfluids
im Verdampferpool mpool kg — 20
Effektive Wärmedurchgangskoeffizienten
der Wärmeübertrager U ev

hx, U cd
hx W/(m2 ·K) 400 400

Wärmeübertragerflächen Aev
hx, Acd

hx m2 10 10
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Abbildung B.1.: Geometrie eines extrudierten Adsorberelements (Datenquelle: Fraunhofer ISE).
Schraffiert: Komposit aus Aluminiumfaser-Matrix-Strukturen und mittels in-situ
Aufkristallisation aufgebrachter mikroporöser Adsorbens-Beschichtung. Hellgrau:
Dampfspalt (formal 0.6 mm pro Element, der obere Dampfspalt wird bereits
zum nächsten Element gerechnet). Dunkelgrau: extrudierte Kanalstrukturen. Alle
Bemaßungsangaben in Millimetern (mm).

B.2. Geometrie des Adsorberstacks
Angelehnt an einen Demonstrator eines Adsorberstack-Elements, der am Fraunhofer ISE prototy-
pisch realisiert wurde (siehe Abbildung B.3), wurden von Thomsen (2012) ein dreidimensionales
geometrische CAD-Modell eines Adsorberstacks mit Sammlern und weiterer Verrohrung konstruiert
(siehe Abbildung B.2a). Daraus wurden im Rahmen der Arbeit aus dem CAD-Modell die Adsorbens-
massen, die übrigen thermischen Massen sowie die Fluidmassen in den einzelnen Kanälen abgeleitet.
Anschließend wurden die Wärmeleitfähigkeiten entlang der Kanäle und entlang der Hauptströmungs-
richtung des Arbeitsfluids mit den zugehörigen effektiven Übertragungsflächen bestimmt (siehe
Tabelle B.2). Schließlich wurde auch die Gleichmäßigkeit der Durchströmung des Wärmeträgerfluids
in den Kanälen untersucht sowie Druckverluste und Festigkeit der Adsorberelemente abgeschätzt
und optimiert.(ibid.)
Aus dem dreidimensionalen Modell abgeleitet ergibt sich der in Abbildung B.1 dargestellte

Querschnitt durch ein Adsorberelement parallel zur Hauptströmungsrichtung des Arbeitsfluids.

B.3. Angepasste Betriebspunkte zur Abbildung der Kinetik im
LDF-Modell

Neben des in Abbildung 4.6 vorgestellten Betriebspunkts wurde die Stofftransportkoeffizienten
auch für sechs weitere in Tabelle 4.3 vorgestellte Betriebspunkte die Stofftransportkoeffizienten
für Adsorption und Desorption angepasst. In selbiger Tabelle sind auch die Mittelwerte der Stoff-
transportkoeffizienten aller Betriebspunkte angegeben, die in den Simulationen verwendet werden.
Eine Korrektur des Stofftransportkoeffizienten in Anbetracht abweichender Schichtdicken für die
Zeolithen oder aufgrund skalierter Flächen wurde nicht vorgenommen, da dazu keine weiteren
experimentellen Daten zur Validierung vorlagen.
Die Betriebspunkte sind in den Abbildungen B.4, B.5, B.6, B.7, B.8 und B.9 dargestellt. Sie

unterscheiden sich in Druck- und Temperaturrandbedingungen sowie in der Zyklenlänge. Für eine
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(a) Querschnitt eines Adsorberstacks, aufgebaut
aus gestapelten Adsorberelementen

(b) Adsorberstack, bestehend aus mehreren konnektierten
Stacks. Die Verbindung erfolgt über Sammler zweiter Art.

Abbildung B.2.: Dreidimensionale CAD-Zeichnungen eines Adsorberstacks und eines vollständigen
Adsorbers. Die einzelnen Adsorberelemente werden mechanisch und hydraulisch
über die ovalen Sammler zu einem Stack verbunden. Mehrere Stacks werden wie-
derum über runde Sammler zweiter Art zum Gesamtadsorber verbunden. Blau:
Komposit aus Aluminiumfaser-Matrix-Strukturen und mittels in-situ Aufkristalli-
sation aufgebrachter mikroporöser Adsorbens-Beschichtung.(Bildquelle: Thomsen
2012)

Darstellung der Sensitivität der Stofftransportkoeffizienten sind auch Beladungs- und Tempera-
turverläufe für idealen Wärme- (Wärme∞) oder Stofftransport (Stoff∞) sowie für einen erhöhten
(3β/2) und erniedrigten (β/2) Stofftransport für alle Betriebspunkte eingezeichnet.

B.4. Weitere Ergebnisse
In Abbildung B.10 befindet sich eine andere Darstellung der Ergebnisse aus Abbildung 5.15, bei
denen der Heiz-COP über der Nutzleistung und nicht über dem Systemmassenstrom aufgetragen
ist.
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Abbildung B.3.: Am Fraunhofer ISE entwickelter Demonstrator eines einzelnen fluiddurchströmten
Adsorberelements (Bildquelle: Fraunhofer ISE)
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Abbildung B.4.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den zweiten Betriebspunkt aus
Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (5, 40, 95) ℃ und einer Zyklenzeit von tcycle =
500 s. Vergleich zwischen COMSOL-Modell und verschieden parametrisierten LDF-
Modellen sowie Gleichgewichtsbeladungen. Dargestellt sind Ergebnisse für variierte
Diffusionskoeffizienten (β/2, 3β/2) sowie für nicht-limitierenden Stoff- (Stoff∞) und
Wärmetransport (Wärme∞). Diese Varianten sind mittels des transienten Modells
und für unabhängig bestimmte stationäre Startwerte und Umschaltzeitpunkte
bestimmt.
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Abbildung B.5.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den dritten Betriebspunkt
aus Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (15, 40, 95) ℃ und einer Zyklenzeit von
tcycle = 500 s.
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Abbildung B.6.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den vierten Betriebspunkt
aus Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (10, 40, 95) ℃ und einer Zyklenzeit von
tcycle = 300 s.
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Abbildung B.7.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den fünften Betriebspunkt
aus Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (10, 40, 95) ℃ und einer Zyklenzeit von
tcycle = 1000 s.
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Abbildung B.8.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den sechsten Betriebspunkt
aus Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (12, 40, 95) ℃ und einer Zyklenzeit von
tcycle = 400 s.
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Abbildung B.9.: Verlauf von Beladung und Komposit-Temperatur für den siebten Betriebspunkt
aus Tabelle 4.3 mit dem Temperaturtripel (10, 30, 80) ℃ und einer Zyklenzeit von
tcycle = 500 s.
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Abbildung B.10.: Heiz-COP über Nutzleistung bei Variation des Systemmassenstroms für die Ad-
sorbentien RUB04, Zeolith 13X (jeweils Hochtemperaturfall) sowie SAPO-34
(Niedertemperaturfall) entsprechend zu Abbildung 5.15. Wenn nicht anders ange-
geben wird die Vermischungsüberhöhung im Speicher mit Gaußkurven modelliert
(„std“, „skaliert“). Die Maxima der Gauß-Kurven liegen bei Ein- und Ausläs-
sen. Bei den mit „skaliert“ oder „homo skaliert“ bezeichneten Kurven wird die
Vermischung als proportional zu Zeit und Massenstrom, in allen anderen Fäl-
len als proportional zu Zeit und unabhängig vom Massenstrom angenommen
(„std“, „homo„, „ideal“). Die Indikation „ideal“ zeigt an, dass die Vermischung
im Speicher nicht gegenüber der tatsächlichen Wärmeleitfähigkeit des Fluids
überhöht wird. Eine homogene Vermischung über die ganze Speicherhöhe wird
durch „homo“ angezeigt, wobei die Überhöhung dem Maximalwert der Gaußkur-
ven κ entspricht. Durch die längeren Zyklenzeiten bei kleineren Nutzleistungen
steigen im Speicher sowohl die entropischen Verluste aufgrund der Vermischung
sowie die energetischen Verluste nach außen an. Mit zunehmender Leistung sinkt
die Effizienz aufgrund zunehmender treibender Temperaturdifferenzen an den
Wärmeübertragern.
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Symbolverzeichnis
Lateinische Buchstaben
1 Einheitsvektor, s. Glg. (4.17) 1
A Differentielles Adsorptionspotential, s. Glg. (2.33) J/mol
A Fläche, s.Glg. (2.97) m2

a (Thermodynamische) Aktivität, s. Glg. (2.89) 1
Ama Gesamtquerschnittsfläche der Makroporen, s.Glg. (2.84) m2

Aµ Gesamtquerschnitt der Mikroporen, s.Glg. (4.40) m2

A Oberfläche (auf den Spreizdruck bezogen), s. Glg. (2.12) m2

B Mobilität, s. Glg. (2.88) m2 ·mol/(s · J)
b Molares Kovolumen bzgl. der Van-der-Waals-Gleichung, s.Glg. (2.80) 1
C Wärmekapazität, falls cp = cV , s. Glg. (3.70) J/K
c Konzentration bzw. Molarität, s. Glg. (2.85) mol/m3

c Spezifische Wärmekapazität falls cV = cp, s. Glg. (3.24) J/(K · kg)
Cna Wärmekapazität bei konstanter adsorbierter Stoffmenge na, s. Glg. (2.55) J/K
Cp Wärmekapazität bei konstantem Druck p (oder P ), s. Glg. (2.55) J/K
cp Molare Wärmekapazität bei konstantem Druck p, s. Glg. (2.42) J/(K ·mol)
cp Spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck p, s. Glg. (2.96) J/(K · kg)
cV Spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen V , s. Glg. (3.23) J/(K · kg)
cx Molare Wärmekapazität bei konstanter Beladung x, s. Glg. (2.66) J/(K ·mol)
cx Spezifische Wärmekapazität bei konstanter Beladung x, s. Glg. (3.25) J/(K · kg)
Co Anzahl der Komponenten, s.Glg. (2.1) 1
COP Coefficient of Performance, entspricht dem (linksläufigen) Nutzungsgrad. Speziell: Leis-

tungszahl (Kompressionswärmepumpe), Heiz- und Kühl-COP (thermisch angetriebene Wär-
mepumpe, ohne Berücksichtigung von elektrischer Hilfsenergie, Feuerungsverlusten und
Brennwertnutzung), s.Glg. (3.3) 1

D Gesamtdicke des Adsorbers, s. Glg. (4.44) m
D Porendurchmesser, s. Glg. (2.83) m
d Kanaldurchmesser, s. Glg. (2.110) m
DKn Diffusionskoeffizient der Knudsen-Strömung, s.Glg. (2.93) m2/s
Dlam Diffusionskoeffizient der laminaren Strömung, s.Glg. (2.86) m2/s
dma Makroporendurchmesser, s.Glg. (2.84) 1
dinsu Dicke der Isolationsschicht, s. Glg. (4.62) m
dly Abstand zweier Schichten bzw. Höhe einer Schicht im Speicher, s.Glg. (4.57) m
Dma Effektiver Diffusionskoeffizient in den Makroporen, s.Glg. (4.40) m2/s
Dµ Effektiver Diffusionskoeffizient in den Mikroporen, s.Glg. (4.41) m2/s
Ds Selbstdiffusionskoeffizient des Adsorptivs in den Mikroporen, s.Glg. (4.42) m2/s
E Molare charakteristische Adsorptionsenergie, s.Glg. (2.81) J/mol
F Freie Energie, s. Glg. (2.23) J
f Fugazität, s. Glg. (2.54) Pa
Fr Anzahl der Freiheitsgrade, s.Glg. (2.1) 1
G Gibbs-Energie, s. Glg. (2.15) J
g Erdbeschleunigung, s.Glg. (4.1) m/s2

g Molare Gibbs-Energie, s. Glg. (2.23) J/mol
g Spezifische Gibbs-Energie, s.Glg. (2.127) J/kg
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g Partiell molare Gibbs-Energie, s.Glg. (2.23) J/mol
H Enthalpie, s. Glg. (2.15) J
h Koordinate über die Höhe des Speichers, s.Glg. (4.68) m
h Molare Enthalpie, s. Glg. (2.27) J/mol
h Spezifische Enthalpie, s. Glg. (2.120) J/kg
h Wärmeübergangskoeffizient, s. Glg. (2.110) W/(m2 ·K)
h Partiell molare Enthalpie, s. Glg. (2.27) J/mol
henv Wärmeübergangskoeffizient zur Umgebung, s.Glg. (4.62) W/(m2 ·K)
h̃ Enthalpie des zwischen Dampfkammer und Komponenten strömenden Gases (mit Richtungs-

unterscheidung), s.Glg. (4.29) J/kg
h̃i Enthalpie des zwischen Adsorberknoten und Dampfkammer strömenden Gases (mit Rich-

tungsunterscheidung), s.Glg. (4.29) J/kg
In Anzahl der Grenzflächenphasen, s.Glg. (2.2) 1
k Grad der Homogenität bzgl. des Eulerschen Satzes (nichtnegativ, ganzzahlig), s. Glg. (2.6) 1
k Temperaturabhängige Proportionalitätskonstante der Henry-Isotherme, s.Glg. (2.71) 1/Pa
k Temperaturabhängige Proportionalitätskonstante nach Langmuir, s. Glg. (2.72)kg/(m2 · s · Pa)
kB Boltzmann-Konstante, s. Glg. (2.83) J/K
Kn Knudsen-Zahl, s. Glg. (2.83) 1
L Gesamtlänge des Wärmeübertragers, s. Glg. (2.97) m
L Höhe des Speichers, s. Glg. (4.57) m
l Charakteristische Länge, s.Glg. (4.1) m
M Molare Masse, s. Glg. (2.62) kg/mol
m Masse, s.Glg. (2.62) kg
mhtf Masse des Wärmeträgerfluids in einem Pfropfen im Adsorber, s. Glg. (4.21) kg
mads

htf Gesamtmasse des Wärmeträgerfluids im Adsorber, s. Glg. (4.21) kg
mext

htf Masse des Wärmeträgerfluids in einem Pfropfen des externen Systemmassenstroms zwischen
Adsorber und Speicher, s. Glg. (4.20) kg

mstor
htf Gesamtmasse des Wärmeträgerfluids im Speicher, s. Glg. (4.22) kg

mly
htf Masse des Wärmeträgerfluids in einem Fluidpfropfen im Speicher bzw. einer Speicherschicht,

s. Glg. (4.22) kg
ṁ Massenstrom, s.Glg. (2.84) kg/s
ṁ Systemmassenstrom zwischen Speicher und Adsorber, s. Glg. (4.12) kg/s
ṁads Massenstrom zwischen Verdampfer und Dampfraum, positiv während der Adsorptionsphase,

s. Glg. (4.4) kg/s
ṁdes Massenstrom zwischen Dampfraum und Kondensator, positiv während der Desorptionsphase,

s. Glg. (4.4) kg/s
m̂pool Gesamtmenge des Arbeitsfluids im Adsorptionsmodul, s. Glg. (4.36) kg
N Anzahl aller Adsorptionsplätze, s. Glg. (2.75) 1
n Anzahl der Schichten (BET-Isotherme), s.Glg. (2.76) 1
n Anzahl der besetzten Adsorptionsplätze (Langmuir-Isotherme), s.Glg. (2.75) 1
n Heizkörperexponent, s.Glg. (5.6)
n Stoffmenge, s.Glg. (2.6) mol
nhx Anzahl der Adsorberknoten, s.Glg. (4.3) 1
nly Anzahl der Fluidpfropfen bzw. der Schichten im Speicher, s.Glg. (4.22) 1
ṅ Stoffmengenstrom, s.Glg. (4.40) mol/s
NTU Number of Transfer Units (NTU), s.Glg. (2.98) 1
Nu Nußelt=Zahl, s. Glg. (2.110) 1
P Hydrostatischer Druck, s.Glg. (2.9) Pa
p Gleichgewichtsdruck, s.Glg. (2.6) Pa
Ph Anzahl der Phasen, s.Glg. (2.1) 1
Pr Prandtl-Zahl, s. Glg. (2.112) 1
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Q Wärme (oder synonym: Wärmemenge), s. Glg. (2.118) J
q Spezifische Wärme, s.Glg. (3.42) J/kg
qst (Partiell molare) isostere Adsorptionsenthalpie, s. Glg. (2.29) J/mol
qst Spezifische isostere Adsorptionsenthalpie, s. Glg. (3.25) J/(K · kg)
Q̇ Wärmestrom, s.Glg. (2.96) W
q̇ Wärmestromdichte, s.Glg. (4.44) W/(m2 ·K)
Q̇ Vektor der einlaufenden Wärmeströme bzgl. Adsorber- und Rohrknoten, s.Glg. (4.17) W
Q̇1n Vektor der einlaufenden Wärmeströme bzgl. der Adsorberknoten, s.Glg. (4.17) W
Q̇htf Vektor der einlaufenden Wärmeströme bzgl. der Wärmeträgerfluidknoten, s.Glg. (4.25) W
R Gaskonstante, s.Glg. (2.31) J/(K ·mol)
R Verhältnis der Wärmekapazitätsströme, s.Glg. (2.106) 1
r Einlaufende Massenstromdichte nach Langmuir, s. Glg. (2.72) kg/(m2 · s)
r Füllungsanteil: Volumen Zeolith pro Volumen Faserstruktur, s. Glg. (B.0) 1
r Radialkoordinate, s. Glg. (4.41) m
r1 Innenradius des Speichers, s. Glg. (4.59) m
r2 Außenradius des Speichers, s. Glg. (4.58) m
rinsu Außenradius der Speicherisolation, s.Glg. (4.58) m
Re Reynolds-Zahl, s. Glg. (2.111) 1
Ri Richardson-Zahl, s. Glg. (4.1) 1
S Entropie, s. Glg. (2.9) J/K
s Molare Entropie, s.Glg. (2.25) J/(K ·mol)
s Spezifische Entropie, s. Glg. (2.122) J/(K · kg)
s Partiell molare Entropie, s. Glg. (2.20) J/(K ·mol)
Ṡ Entropiestrom, s.Glg. (2.121) J/(K · s)
T Speziell: Temperatur des Adsorbers, s.Glg. (3.29) K
T Temperatur, s. Glg. (2.6) K
t Zeit, s. Glg. (3.24) s
T stor
i Temperatur der i. Fluidschicht im Speicher, s. Glg. (4.66) K
dt Interner Zeitschritt (in Adsorptions- oder Speichermodul), s.Glg. (4.24)
∆T Treibende Temperaturdifferenz am Adsorber, s. Glg. (4.70) K
∆t Externer Zeitschritt, s. Glg. (4.23)
T (Entropische) Mitteltemperatur, s. Glg. (3.68) K
T̂ Korrigierte bzw. effektive entropische Mitteltemperatur, s. Glg. (3.79) K
T Vektor der Adsorbertemperaturen, s.Glg. (4.17) K
T 11 Kurzschreibweise für (T1, T1, T2, . . . , Tn−1)>, s. Glg. (4.17) K
T htf Vektor der Temperaturen des Wärmeträgerfluids, s. Glg. (4.25) K
T nn Kurzschreibweise für (T2, T2, T3, . . . , Tn, Tn)>, s. Glg. (4.17) K
U Innere Energie, s. Glg. (2.9) J
U Wärmedurchgangskoeffizient, s. Glg. (2.97) W/(m2 ·K)
u Molare innere Energie, s. Glg. (2.32) J/mol
u Spezifische innere Energie, s. Glg. (3.18) J/kg
Uhx Effektiver Wärmedurchgangskoeffizient des Adsorbers vom Adsorptionsplatz zum Fluid,

s.Glg. (B.1) W/(K ·m2)
Uads

hx Effektiver Wärmedurchgangskoeffizient des Adsorbers vom Adsorptionsplatz zur Kanalober-
fläche, s.Glg. (B.1) W/(K ·m2)

ûi i. Einheitsvektor der kanonischen Basis, s. Glg. (4.17) 1
V Volumen, s.Glg. (2.9) m3

v Auslaufende Massenstromdichte nach Langmuir, s. Glg. (2.73) kg/(s ·m2)
v Geschwindigkeit, s. Glg. (2.111) m/s
v Molares Volumen, s.Glg. (2.25) m3/mol
v Spezifisches Volumen, s.Glg. (3.21) m3/kg
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v Partiell molares Volumen, s.Glg. (2.20) m3/mol
W Arbeit, s. Glg. (2.38) J
W Spezifisches adsorbiertes Volumen, s.Glg. (2.51) m3/kg
W0 Spezifisches Porenvolumen bzw. maximal adsorbierbares spezifisches Volumen des Adsorbens,

s. Glg. (2.81) m3/kg
Ẇ Ableitung der Arbeit nach der Zeit, dW/dt, s. Glg. (2.119) W
ẇ Wärmekapazitätsstrom, s.Glg. (2.98) W/K
X Hilfskonstante für die Berechnung des Wärmetransports im Speicher, s.Glg. (4.64) 1
x Ausbreitungsrichtung des Wärmeträgerfluids im Adsorber, s. Glg. (4.44) m
x Beladung bzw. Massenverhältnis von Adsorbat und Adsorbens, s.Glg. (2.44) 1 bzw. kg/kg
Y Hilfskonstante für die Berechnung des Wärmetransports im Speicher, s.Glg. (4.64) 1
Y2 Hilfskonstante für die Berechnung des Wärmetransports im Speicher, s.Glg. (4.64) 1
Z Hilfskonstante für die Berechnung des Wärmetransports im Speicher, s.Glg. (4.64) 1
z Ausbreitungsrichtung der Strömung, s.Glg. (2.84) m
z Axialkoordinate, s. Glg. (4.40) m
z Hauptausbreitungsrichtung des Arbeitsfluids im Adsorber bzw. Adsorbens, s.Glg. (4.44) m
z Koordinate entlang der Länge des Wärmeübertragers, s. Glg. (2.97) m
zeff Effektive Dicke des Adsorbers für die Berechnung des Wärmetransports durch Adsorbens

und Wärmeübertrager, s. Glg. (4.44) m
Griechische Buchstaben
α Isobarer thermischer (Volumen-)Ausdehnungskoeffizient, s. Glg. (3.21) 1/K
α Kondensierender Anteil eines auf einer Fläche eintreffenden Gases, s.Glg. (2.72) 1
α(h) Höhenabhängige Überhöhungsfunktion bzgl. der fluideigenen Wärmeleitfähigkeit zur Berück-

sichtigung konvektiven Wärmetransports im Speicher, s.Glg. (4.56)
αA Ausdehnungskoeffizient bei konstantem Adsorptionspotential A, s. Glg. (2.51) 1/K
α(T ) Hilfsfunktion für die temperaturabhängig während des Adsorptionshalbzyklus umgesetzte

spezifische Wärme, s.Glg. (3.42) J/kg
β Effektiver Transportparameter des linearen Triebkraftmodells, s. Glg. (2.95)m · s = kg/(s · Pa)
β Isotherme (Volumen-)Kompressibilität bzw. Kompressibilitätskoeffizient, s. Glg. (3.21) 1/Pa
βeff Gesamtdiffusionskoeffizient zwischen Verdampfer und Adsorptionsplatz bzw. Adsorptionsplatz

und Kondensator, s. Glg. (4.5) m · s = kg/(s · Pa)
βc

eff Spezifischer Diffusionskoeffizient für den Stofftransport zwischen Verdampfer oder Kondensator
und Kammer, s.Glg. (4.4) m · s = kg/(s · Pa)

βs
eff Spezifischer Diffusionskoeffizient für den Stofftransport zwischen Kammer und Adsorptions-

platz, s. Glg. (4.2) m · s = kg/(s · Pa)
χ Boltzmann-Faktor zur Energiedifferenz zwischen der ersten und allen weiteren Schichten

(BET-Isotherme), s.Glg. (2.76) 1
δ(T ) Hilfsfunktion für die temperaturabhängig während des Desorptionshalbzyklus umgesetzte

spezifische Wärme, s.Glg. (3.48) J/kg
ε Effektivität eines Wärmeübertragers, s. Glg. (4.12) 1
ε Wirkungsgrad bzw. (rechtsläufiger) Nutzungsgrad, s.Glg. (3.4) 1
η Carnot-Gütegrad, s.Glg. (3.14) 1
η Dynamische Viskosität, s.Glg. (2.86) Pa · s
γ Verhältnis zwischen internem Massenstrom und Systemmassenstrom, s.Glg. (4.52) 1
Γ Verhältnis zwischen Adsorbat- und Adsorbensstoffmenge, s.Glg. (2.20) 1
γcl Kühleranteil (Verhältnis zwischen Kühler- und Systemmassenstrom), s.Glg. (4.55) 1
γht Heizeranteil (Verhältnis zwischen Heizer- und Systemmassenstrom), s.Glg. (4.54) 1
κi Maximalwert der Gauß-Kurven zur Überhöhung der Wärmeleitfähigkeit, s. Glg. (4.68) 1
κ⊥ Effektive Wärmeleitung zwischen den Adsorberknoten in Fluidrichtung , s.Glg. (B.1) W/K
λ Wärmeleitfähigkeit, s. Glg. (2.110) W/(m ·K)
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λeff Effektive Wärmeleitfähigkeit des Wärmeträgerfluids im Speicher zur Berücksichtigung von
konvektivem und konduktivem Wärmetransport, s. Glg. (4.56) W/(m ·K)

∆λ Additive Wärmeleitfähigkeit zur Berücksichtigung der vertikalen Wärmeleitung in der Spei-
cherwand, s.Glg. (4.62) W/(m ·K)

Λ Mittlere freie Weglänge, s.Glg. (2.83) m
µ Chemisches Potential, s. Glg. (2.9) J/mol
µi Mittelpunkt der Gauß-Kurven zur Überhöhung der Wärmeleitfähigkeit, s. Glg. (4.68) 1
ν Kinematische Viskosität, s.Glg. (2.84) m2/s
φ Faktor zur Aufteilung der Diffusionswiderstände, s.Glg. (4.6) 1
φ Spreizdruck, s.Glg. (2.12) N/m
Φ Änderung des chemischen Potentials des Adsorbens aufgrund der Anwesenheit des Adsorbats,

s. Glg. (2.10) J/mol
ψ Porosität, speziell: Makroporenporosität, s.Glg. (4.40) 1
ψµ Mikroporenporosität (ohne Makroporenporosität), s. Glg. (4.41) 1
ρ Dichte, s.Glg. (2.51) kg/m3

ρ Mittlere Diche, s.Glg. (4.1) kg/m3

% Skalierungsfaktor zur Normierung der verschiedenen Adsorberkonfigurationen auf dieselbe
Adsorbensmasse mset

s , s. Glg. (B.1) 1
σ Konstante der Langmuir-Isotherme, s.Glg. (2.74) 1/Pa
σ Moleküldurchmesser, s. Glg. (2.83) m
ς Anteil der turbulenten Nußelt=Zahl, s. Glg. (2.116)
σi Breite der Gauß-Kurven zur Überhöhung der Wärmeleitfähigkeit, s. Glg. (4.68) m
τKn Tortuosität bzgl. der Knudsen-Strömung, s.Glg. (2.92) 1
τlam Tortuosität bzgl. der laminaren Strömung, s.Glg. (2.84) 1
θ Anteil der besetzten Adsorptionsplätze, s. Glg. (2.72) 1
ξ(T ) Hilfsfunktion für die Festlegung des Heizers idealer Spreizung, s.Glg. (3.71) J
ζ Innerhalb eines externen Zeitschritts ∆t bewegter Anteil eines Speicherpfropfens, s. Glg. (4.23)1
ζ(T ) Hilfsfunktion für die Festlegung des Kühlers idealer Spreizung, s.Glg. (3.75) J
Indizes (Sub- und Superskripte)
0 Ohne thermodynamische optimale Rücklaufumschaltung, Seite 175
0 Referenzzustand, typischerweise bei Standardbedingungen, s.Glg. (2.89)
0 Trockenes, vollständig desorbiertes Adsorbens, s.Glg. (2.10)
1 Adsorption an unbelegtem Adsorptionsplatz (BET-Isotherme), s.Glg. (2.76)
1 Externe, vom Speicher weg gerichtete Seite des Wärmeübertragers, s. Glg. (4.52)
1 Fluid 1, s.Glg. (2.102)
1 Isostere Phase im Adsorptionshalbzyklus (t0 ≤ t < t1), s. Glg. (3.33)
1 Komponente I bzw. Adsorber, s. Glg. (3.15)
1 Erster Knoten (vorn im Sinne der Durchströmungsrichtung im Adsorptionshalbzyklus),

Seite 146
2 Fluid 2, s.Glg. (2.102)
2 Interne, zum Speicher gerichtete Seite des Wärmeübertragers, s. Glg. (4.52)
2 Isobare Phase im Adsorptionshalbzyklus (eigentliche Adsorption, t1 ≤ t < t2), s. Glg. (3.33)
2 Komponente II bzw. Speicher, s.Glg. (3.16)
3 Isostere Phase im Desorptionshalbzyklus (t2 ≤ t < t3), s. Glg. (3.33)
3 Komponente III bzw. Verdampfer und Kondensator, s.Glg. (3.17)
3T Zyklus zwischen drei Temperaturniveaus, Dreitemperaturmaschine, s.Glg. (3.6)
4 Isobare Phase im Desorptionshalbzyklus (eigentliche Desorption, t3 ≤ t < t4), s. Glg. (3.33)
4T Zyklus zwischen vier Temperaturniveaus, Viertemperaturmaschine, s.Glg. (3.5)
⊥ Parallel zur Fließrichtung des Wärmeträgerfluids und zu den Adsorberknoten, orthogonal zur

Hauptströmungsrichtung des Adsorptivs, s. Glg. (4.11)
a Adsorbat, s. Glg. (2.6)
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ads (Rück-)Kühlung von Ad- oder Absorber, s. Glg. (3.7)
ads Adsorber, s. Glg. (4.27)
ads Adsorptionshalbzyklus, s. Glg. (3.33)
ads−c Verluste zwischen Adsorber und Dampfkammer bei offenem Ventil, Seite 130
air Raumluft, s. Glg. (5.6)
avg Mittelwert, Seite 146
b Bezeichnet die gegenüber der flüssigen Phase erhöhte Bindung im Adsorbat, s. Glg. (2.39)
bal Bilanzfehler bzw. Residuum, Seite 155
cap Speicherdeckel, -boden, s.Glg. (4.59)
carnot Carnot, s.Glg. (3.4)
c Kammer, s.Glg. (4.2)
c Vom Adsorber zum Dampfraum, s.Glg. (4.11)
c Zwischen Dampfraum und Verdampfer oder Kondensator, s.Glg. (4.31)
ch Wärmeträgerfluidkanal oder -kanäle im Adsorber bzw. im Wärmeübertragers des Adsorbers,

s. Glg. (B.1)
cd Kondensator, s. Glg. (3.1)
cool Kühlfall bzw. Kühlbetrieb, s.Glg. (3.3)
cl Kühler, s. Glg. (3.16)
crit Kritischer Punkt, s.Glg. (2.80)
cross Parallel zur Fließrichtung des Wärmeträgerfluids und zu den Adsorberknoten, orthogonal zur

Hauptströmungsrichtung des Adsorptivs, synonym zu ⊥, s. Glg. (4.11)
des Desorptionshalbzyklus, s.Glg. (3.44)
desuper Kühlung überhitzten Dampfs auf Sättigungstemperatur, s. Glg. (3.55)
drv Treibende (Temperatur-)Differenzen, Seite 74
eff Effektiv, s. Glg. (2.95)
end Letzter Knoten (hinten im Sinne der Durchströmungsrichtung im Adsorptionshalbzyklus),

Seite 146
env Umgebung, Umwelt, s.Glg. (4.66)
err Fehler, Residuum bzw. Bilanzfehler, Seite 74
ev Verdampfer, s.Glg. (3.1)
ext Extern, speziell: externe thermische Kopplung (z. B. bei Heizer und Kühler), Seite 73
ext Extern, speziell: externer Zeitschritt im transienten Modell, s. Glg. (4.20)
ex In den Adsorber einströmend (bzw. im Stratisorp-Zyklus aus dem Speicher extrahiert),

s. Glg. (4.25)
f Final, s. Glg. (2.62)
fix Heizer oder Kühler fester Wärmekapazität, s.Glg. (3.76)
fl Fluid, insbesondere Wärmeträgerfluid, s.Glg. (2.96)
g Gas, s.Glg. (2.25)
heat Heizfall bzw. Heizbetrieb, s.Glg. (3.3)
ht Heizer, s. Glg. (3.16)
h Gehäuse des Adsorptionsmoduls, s. Glg. (4.11)
htf Wärmeträgerfluid, s.Glg. (4.11)
hx Wärmeübertrager, s. Glg. (2.98)
i Initial, s. Glg. (2.59)
i Standardindex der Adsorberknoten, s.Glg. (4.2)
ideal Ideal bzw. idealisiert, s. Glg. (3.14)
insu Isolation, s.Glg. (4.58)
in Eingang, eingehend, s.Glg. (2.98)
irr Irreversibel (entropische Verluste), s. Glg. (2.121)
lam Laminar, s.Glg. (2.116)
ly Speicherschicht, -pfropfen, s.Glg. (4.57)
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B.4. Weitere Ergebnisse

l Verlust, s.Glg. (3.7)
lq Flüssigkeit, s. Glg. (2.36)
mean Entropische Mitteltemperatur, Seite 151
mixing Unerwünschte Vermischung aufgrund Konvektion und Konduktion im Speicher, s. Glg. (4.69)
mm Maximale monomolekulare Besetzung (BET-Isotherme), s.Glg. (2.76)
N Norm, z. B. Norm-Nutzungsgrad oder Norm-Auslegungsfall, s. Glg. (5.5)
num Numerisch: insbesondere numerische Vermischung im Wärmeträgerfluid aufgrund fraktioneller

Pfropfenströmung im Speicher oder im Adsorber, Seite 130
out Ausgang, ausgehend, s.Glg. (2.98)
pi Externe Verrohrung bzw. Rohrknoten, s.Glg. (4.19)
pool Verdampferpool, -bad, s.Glg. (4.8)
real Tatsächlich, real, s. Glg. (3.14)
rec Zurückgewonnen, Wärmerückgewinnung, s.Glg. (3.63)
reg Regeneration bzw. Antrieb, s.Glg. (3.4)
rj Rückkühlung, s.Glg. (3.4)
res Residual, s. Glg. (3.64)
rev Reversibel, s. Glg. (2.121)
s Adsorbens, s.Glg. (2.9)
sa Gesamtsystem aus Adsorbens und Adsorbat, s. Glg. (3.30)
sat Sättigungsgleichgewicht bzw. auf der Dampfdruckkurve, s.Glg. (2.33)
set Sollwert, s. Glg. (4.70)
st Isoster, siehe isostere Adsorptionsenthalpie qst, s. Glg. (2.29)
stor Speicher oder Speicherung, s.Glg. (3.15)
super Überhitzung, s.Glg. (3.43)
thr Drosselung, s.Glg. (3.61)
tot Gesamt-, Total-, s. Glg. (4.9)
turb Turbulent, s. Glg. (2.116)
valve−closed Verluste zwischen Adsorber und Dampfkammer bei geschlossenem Ventil, Seite 130
vap Verdampfung, Phasenübergang von flüssig nach gasförmig, s.Glg. (2.39)
wall Wand, s.Glg. (4.44)
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