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1 Einleitung 

Infolge der derzeit stark wachsenden Marktwirtschaften in Asien und Osteuropa, dem 
hohen Energieverbrauch in den USA und Europa sowie dem zugleich zunehmenden 
Komfortbedürfnis der Industrie- und der Entwicklungsländer, steigt der Energie-
verbrauch an. Dieser Anstieg des Energiebedarfs und der gleichzeitige Rückgang 
der Fördermengen wegen des absehbaren Endes der fossilen Energieträger, führen 
zu einer Verknappung der Primärenergie. Somit kommt es teilweise zu einem Eng-
pass der Energiereserven, was zu einem starken Preisanstieg der fossilen Energie-
träger führt. Um die Bindung an die fossilen Energieträger zu verringern, wird eine 
Entkopplung der Energieversorgung vom Öl- und Gasverbrauch angestrebt. Deshalb 
sollen verschiedene regenerative Energien in die heutige Energieversorgungsstruktur 
integriert werden, um den Anteil an fossilen Energieträgern zu reduzieren. 

Der zunehmende Energiebedarf hat nicht nur wirtschaftliche Auswirkungen, sondern 
auch nachhaltige Folgen für die Umwelt und das weltweite Klima, das durch den An-
stieg des Kohlendioxidausstoßes negativ beeinflusst wird. Deshalb soll der Ausbau 
von regenerativen Energiequellen vorangetrieben werden, um einen wirksamen Kli-
maschutz zu erreichen und neue Energiequellen erschließen zu können. Bisher de-
cken diese regenerativen Energiequellen aber nur einen kleinen Anteil des gesamten 
Energiebedarfs. Aus diesem Grund wird versucht, die derzeitig verfügbaren fossilen 
Energiereserven effizienter zu nutzen, um eine höhere Primärenergieausnutzung zu 
erlangen und somit eine Verringerung des Primärenergieverbrauches und des Koh-
lendioxidausstoßes zu erreichen. Dies hat ebenfalls positive Auswirkungen auf das 
Klima und verlängert zugleich die Verfügbarkeit der fossilen Energieressourcen. 

Trotz der hohen Kosten für die fossilen Energieträger werden weltweit die Komfortan-
forderungen aufrechterhalten oder sogar gesteigert. Darunter ist z. Bsp. die Klimati-
sierung von Gebäuden zu verstehen, die u.a. durch die zunehmende Minderung an 
Wärmeverlusten in den Gebäuden und den dadurch steigenden Anteil an erforderli-
chem Lüftungsbedarf notwendig ist [22]. Zudem ist bei der Bereitstellung von Pro-
zesskälte zur Aufrechterhaltung von Produktionen im Industriebereich ein entspre-
chender Anstieg des Energieverbrauches festzustellen. 

In der Regel wird die Gebäudeklimatisierung und Prozesskälteerzeugung mit Kom-
pressionskältemaschinen realisiert. Meist verwenden diese zum Antrieb elektrische 
Energie oder in seltenen Fällen auch direkt mechanische Energie, die für die Ver-
dichtung des Kältemitteldampfes benötigt wird. Die elektrische Energie wird dabei in 
den meisten Fällen aus dem öffentlichen Stromnetz bezogen und zum Großteil von 
Großkraftwerken unter Einsatz fossiler Energieträger hergestellt. Die elektrische 
Energie, die eine Kompressionskältemaschine nutzt, wird somit wieder in Wärme 
umgewandelt, was in Bezug auf die Primärenergienutzung eine schlechte Prozess-
güte für diesen Kälteerzeugungsprozess zur Folge hat. Durchschnittlich wird in allen 
weltweit eingesetzten Kraftwerken ein elektrischer Wirkungsgrad von ca. 30 % er-
reicht. Somit wird aus 100 % Primärenergieaufwand 30 % Strom und 70 % Abwärme 
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produziert; letzteres wird meist ungenutzt an die Umgebung abgeführt. In Deutsch-
land liegt der mittlere Wirkungsgrad mit ca. 38 % im weltweiten Vergleich höher [61].  

Da in Gebäuden oder Produktionen grundsätzlich Wärme und elektrische Energie 
benötigt wird, ist der Einsatz von dezentralen Energieversorgungseinheiten, die ne-
ben Strom auch gleichzeitig Wärme produzieren, sinnvoll. Diese dezentralen Ener-
gieversorgungseinheiten, wie motorische Blockheizkraftwerke, Gasturbinen oder 
auch Brennstoffzellen, lassen bei der Stromerzeugung Abwärme entstehen, die ent-
weder als Heizwärme oder als Prozesswärme genutzt werden kann. Diese Kraft-
Wärme-Kopplung zeichnet sich durch einen geringeren Primärenergieaufwand und 
gleichzeitig auch einen niedrigeren Kohlendioxidausstoß im Vergleich zur getrennten 
Energieerzeugung von Strom und Wärme durch ein zentrales Kraftwerk und einem 
vor Ort installierten Heizkessel aus, wodurch eine höhere Effizienz bei der Energie-
umwandlung erreicht wird. 

Da in den meisten Gebäuden die Abwärme nicht kontinuierlich als Prozesswärme 
Verwendung findet, wird diese ausschließlich zum Beheizen in Wintermonaten und 
Überganszeiten wie Frühling und Herbst verwendet. In den Sommermonaten hinge-
gen kann die Abwärme meist nicht genutzt werden, was dazu führt, dass längere 
Stillstandzeiten für ein Anlagensystem dieser Art auftreten. Dadurch wird die Wirt-
schaftlichkeit von derartigen Kraft-Wärme-Kopplungen negativ beeinflusst. Um eine 
Verlängerung der Laufzeit zu erreichen, sollte auch in den Sommermonaten die Ab-
wärme effizient, wie z. Bsp. für die Kälteerzeugung in Gebäuden, genutzt werden. 
Die Kälteerzeugung aus Abwärme kann mit Sorptionskälteanlagen realisiert werden, 
die als Hauptantriebsenergie Wärme verwenden und nicht wie Kompressionskälte-
maschinen als Hauptantriebsenergie elektrische Energie benutzen. Bei dem Großteil 
der bisher ausgeführten Sorptionskälteanlagen kommen fast ausschließlich konven-
tionelle, einstufige Absorptionskältemaschinen mit dem Arbeitsstoffpaar Was-
ser/Lithiumbromid zum Einsatz, die von einem Wasserkreis um die 100°C, der die 
Abwärme von der Kraft-Wärme-Kopplung an die Absorptionskältemaschine übergibt, 
angetrieben werden. Dabei handelt es sich um die einfachste Art der Anlagenver-
schaltung zwischen der Kraft-Wärme-Kopplung und der Absorptionskältemaschine, 
die als Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung bezeichnet wird. 

Da diese einstufige Absorptionskältemaschine in ihrer Effizienz bei der Kälteerzeu-
gung begrenzt ist, muss zur Erreichung einer Effizienzsteigerung der herkömmliche 
einstufige Absorptionskreislauf erweitert werden. Dies geschieht durch Hinzufügen 
von zusätzlichen Komponenten und Erweiterung der Prozessführung, so dass aus 
dem einstufigen Absorptionskreislauf ein zweistufiger Absorptionskreislauf entsteht. 
Somit können die von der Kraft-Wärme-Kopplung bereitgestellten Abwärmetempera-
turniveaus effizienter genutzt werden, wodurch die Kälteausbeute steigt und eine hö-
here Effizienz erzielt wird. 

Ziel dieser Arbeit ist es, die Funktion und das Potential eines neuen Anlagenkonzep-
tes, basierend auf einer zweistufigen Absorptionskältemaschine an einer Kraft-
Wärme-Kopplung, zu diskutieren sowie die Entwicklung der Anlagentechnik und die 
Erprobung an einer Pilotanlage vorzustellen. 
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1.1 Vorstellung des Forschungsvorhabens 

Diese Arbeit entstand im Rahmen des Forschungsvorhabens „Entwicklung von Ab-
sorptionskälteanlagen und –wärmepumpen zur effizienten Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung“, welches am ZAE Bayern am 01.07.2005 begonnen wurde. Die Laufzeit 
dieses Forschungsvorhabens betrug drei Jahre und ist durch das Bundesministerium 
für Wirtschaft und Arbeit mit dem Förderkennzeichen „0327385A“ finanziert worden. 
Das Forschungsvorhaben bestand aus zwei Teilen. 

Der erste Teil beinhaltete die Umsetzung von zwei Pilotanlagen bei der Firma 
Giesecke & Devrient in München und in der von der Bädergesellschaft Kon-
stanz mbH betriebenen Bodenseetherme in Konstanz, die durch den Energieservice 
der Stadtwerke Konstanz betrieben wird. Beide Pilotanlagen bestehen aus einer in-
novativen Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung, bei der Absorptionskältemaschinen mit einer 
Kälteleistung von 700 KW und 350 kW eingesetzt wurden. Die Aufgaben im For-
schungsvorhaben bestanden darin, die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zu planen, den 
Aufbau zu unterstützen, den Betrieb zu überwachen und die erhaltenen Messdaten 
zu analysieren. Dieser Bereich wurde von den Firmen MDE Dezentrale Energiesys-
teme GmbH mit Sitz in Augsburg, Thermax Europe Limited mit Sitz in England und 
e.square GmbH mit Sitz in München unterstützt. 

Parallel zur Installation der Pilotanlagen wurde in einem zweiten Teil dieses For-
schungsprojektes eine Versuchsanlage im Labormaßstab am ZAE Bayern aufge-
baut. Diese Versuchsanlage stellte ein neuartiges Systemkonzept dar, bei dem eine 
angepasste zweistufige Absorptionskälteanlage zum Einsatz in einer Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplung kam. Mit Hilfe der Versuchsanlage konnte das neuartige Systemkon-
zept, das auch bei der Pilotanlage der Bodenseetherme in Konstanz eingesetzt wur-
de, untersucht werden. Zusätzlich wurde in der Versuchsanlage eine Wärmetau-
scheruntersuchung für einen verbesserten Hochtemperaturaustreiber durchgeführt, 
wozu ein abgasbeheizter Wärmetauscher konstruiert, aufgebaut und vermessen 
wurde, um die Fluid- als auch die Thermodynamik des für diese Anwendung neuarti-
gen Wärmetauschers untersuchen zu können. Dieser Teil des Forschungsvorhabens 
wurde durch die Firma Spilling Energie Systeme GmbH mit Sitz in Hamburg unter-
stützt. 

1.2 Problemstellung und Zielsetzung 

Das hier vorgestellte Energiesystem stellt eine Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung dar, bei 
der ein Absorptionskreislauf mit dem Arbeitsstoffpaar Wasser/Lithiumbromid mit ei-
nem motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk gekoppelt wird. Diese Art von Ener-
giesystemen wird in Bürogebäuden, Rechenzentren, Hotels usw. eingesetzt, wo sie 
z. Bsp. zur Bereitstellung von Kaltwasser für Klimatisierungen durch Absorptionskäl-
temaschinen bzw. Heizwasser für Wärmeanforderungen durch Absorptionswärme-
pumpen Verwendung finden. 

Die Zielsetzung dieser Arbeit besteht darin, verschiedene Varianten von Kraft-
Wärme-Kälte-Kopplungskonzepten auf Basis eines motorisch betriebenen Block-
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heizkraftwerkes aufzuzeigen, zu beschreiben und miteinander zu vergleichen. In der 
Arbeit soll gezeigt werden, wie herkömmliche, dem Stand der Technik entsprechen-
de und auf dem Markt erhältliche Absorptionskälteanlagen in diese Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplungssysteme integriert werden. Hierauf aufbauend wird untersucht, wie 
durch die Erweiterung des einstufigen zu einem „angepassten“ zweistufigen Absorp-
tionskreislauf das konventionelle Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungskonzept verbessert 
werden kann. Ziel ist es, die Effizienz der Energieumwandlung, die als so genanntes 
Wärmeverhältnis bezeichnet wird, zu erhöhen und gleichzeitig den Anstieg der Inves-
titionskosten für eine dafür erforderliche zweistufige Absorptionskältemaschine mög-
lichst gering zu halten, um die Wirtschaftlichkeit nicht negativ zu beeinflussen.  

Ein weiterer Schwerpunkt dieser Arbeit stellt die Untersuchung verschiedener Pro-
zessführungen des kontinuierlich umlaufenden Arbeitsmittels Wasser/Lithiumbromid 
in zweistufigen Absorptionskältemaschinen dar, die theoretisch analysiert und in die-
ser Arbeit auch experimentell untersucht werden. Hierzu werden thermodynamische 
Berechnungen durchgeführt, um die Unterschiede in den verschiedenen Prozessfüh-
rungen darstellen und diskutieren zu können. 

In einem weiteren Teil der Arbeit wird ein neu entwickelter abgasbeheizter Hochtem-
peraturaustreiber mit stehenden Siederohren, der eine entscheidende Rolle bei der 
Realisierung derartiger Absorptionskältemaschinen darstellt und der mit einer ent-
sprechend dafür entwickelten thermo- und fluiddynamischen Simulation berechnet 
wurde, experimentell getestet. Somit soll der Einsatz dieses neuen abgasbeheizten 
Hochtemperaturaustreibers, der eine höhere Leistungsdichte durch einen erhöhten 
Wärmedurchgangskoeffizienten verspricht, gegenüber dem herkömmlichen Modell 
eines Rauchrohrkessels für die Zukunft vorangebracht werden. Durch die Vermes-
sung des eigens konstruierten abgasbeheizten Hochtemperaturaustreibers soll au-
ßerdem überprüft werden, in wie weit die aufgestellte thermo- und fluiddynamische 
Simulation mit den erhaltenen Messdaten übereinstimmt. Daher gliedert sich die Ar-
beit wie folgt: 

Struktur und Aufbau der Arbeit 

Zu Beginn der Arbeit in Kapitel 2 wird ein Überblick über die Kältetechnik dargelegt. 
Hierbei wird der grundlegende Unterschied zwischen Kompressions- und Absorpti-
onskältemaschinen vorgestellt. Daran anschließend wird in Kapitel 3 das grundsätzli-
che Funktionsprinzip des Absorptionsprozesses für einen einstufigen Absorptions-
kreislauf detailliert beschrieben. Zusätzlich werden die möglichen Berechnungs- und 
Optimierungsmethoden zur Auslegung der Wärmetauscherflächen von Absorptions-
prozessen vorgestellt. 

In Kapitel 4 werden die im vorherigen Kapitel 3 dargelegten Optimierungsmethoden 
in einer Vergleichsrechnung auf Grundlage eines einstufigen Absorptionskreislaufes 
einander gegenübergestellt. Zusätzlich wird auf Grundlage des einstufigen Absorpti-
onskreislaufes geprüft, welche Auswirkung die Durchflussrichtung des Kühlwasser-
kreislaufes zwischen Absorber und Kondensator auf die Auslegung solcher Absorpti-
onskreisläufe mit sich bringt. Weiterhin wird untersucht, wie im einstufigen Absorpti-
onskreislauf der Temperaturhub durch einen doppelten Niederdruckteil erhöht wer-
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den kann. Darüber hinaus wird gezeigt, wie das erreichbare Wärmeverhältnis durch 
Erweiterung des einstufigen Absorptionskreislaufes zu einem zweistufigen Absorpti-
onskreislauf gesteigert werden kann und welchen Einfluss die verschiedenen Pro-
zessparameter auf die Kreislaufauslegung und -dimensionierung mit sich bringen. 
Des Weitern wird untersucht, welche verschiedenen Prozessführungen in Betracht 
kommen und wie diese die Anlagenauslegung und das erreichbare Wärmeverhältnis 
von zweistufigen Absorptionskältemaschinen beeinflussen. 

In Kapitel 5 wird die konventionelle Kopplung zwischen einer einstufigen Absorpti-
onskälteanlage und einem motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk, welches auch 
als eine sogenannte Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung bezeichnet wird, beschrieben und 
analysiert. Wie hierbei gezeigt werden kann, besteht ein deutliches Verbesserungs-
potential, die vom Blockheizkraftwerk bereitgestellte Abwärme mit einer höheren Effi-
zienz in Kälte umzuwandeln. Aufbauend auf dem Kapitel 4, wird ein angepasster 
zweistufiger Absorptionskreislauf, bestehend aus einem zweistufigen und einstufigen 
Absorptionskreislauf, vorgestellt, der die bereitgestellte Abwärme des motorisch be-
triebenen Blockheizkraftwerkes nutzen kann und zugleich eine höhere Energieum-
wandlung erreicht. Hierdurch kann die Primärenergieeffizienz für ein solches Ener-
giesystem gesteigert werden. Dieser dafür erforderliche sogenannte zwei-
/einstufigen Absorptionskreislauf kann in zwei unterschiedlichen Ausführungen reali-
siert werden. Deshalb wird untersucht, welche Auswirkungen die verschiedenen Aus-
führungen auf das Betriebsverhalten von Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen mit sich 
bringen. Zusätzlich wird eine Wirtschaftlichkeitsberechnung vorgestellt, in der die 
Gestehungskosten für die Kälteerzeugung und die sich einstellende Amortisations-
zeit eines solchen Anlagensystems, gegenüber der eines konventionellen Anlagen-
systems dargestellt wird. 

In Kapitel 6 wird die Anlagenverschaltung der sogenannten „externen Kopplung“ ei-
ner zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine in einer entsprechend dafür aufge-
bauten Versuchsanlage untersucht. Hierdurch sollen die theoretischen Überlegungen 
aus dem vorherigen Kapitel 5 experimentell nachgewiesen und erste Betriebserfah-
rungen gesammelt werden. Zudem konnte somit untersucht und diskutiert werden, 
wie sich der Einfluss, der vorher in Kapitel 4 beschriebenen Prozessführungen auf 
den realen Anlagenbetrieb darstellt. Des Weitern ist ein eigens entwickelter abgasbe-
feuerter Hochtemperaturwärmetauscher mit stehenden Siederohren untersucht wor-
den. Dieser Hochtemperaturwärmetauscher stellt eine Schlüsselkomponente für den 
Einsatz von abgasbeheizten Absorptionskälteanlagen in der Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung dar. Dazu sind die aufgenommenen Messergebnisse mit den Ergebnissen 
aus durchgeführten numerischen Simulationen, die speziell für diesen Wärmetau-
scher aufgestellt wurde, verglichen worden. 

In Kapitel 7 wird von dem Einsatz der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine 
mit externer Kopplung in einer Feldtestanwendung berichtet. Neben der Vorstellung 
des entsprechenden Energiesystems ist eine Wirtschaftlichkeitsberechnung abgebil-
det, welche die Entscheidungsgrundlage für die Realisierung dieser Pilotanlage dar-
stellt. Im Rahmen dieser Arbeit werden Betriebserfahrungen und -ergebnisse dieser 
Feldtestanlage vorgestellt. 
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1.3 Entstehung und Entwicklung der Absorptionstechnik 

Die Grundlagen der Absorptionstechnik lassen sich aus der Kältetechnik, die mit An-
fang des 18. Jahrhunderts mit der maschinellen Entwicklung ihren Ursprung fand, 
ableiten. Vor dieser Zeit wurden keine geschlossenen links laufenden Kreisprozesse 
zur Kälteerzeugung verwendet, sondern nur die latente Wärme von verdampfendem 
Wasser zur Kühlung genutzt. Diese Art der Nutzung lässt sich bis in die Zeit der  
Ägypter zurückverfolgen [98, 102]. Im Jahre 1834 wurde durch das Patent von 
J. Perkins die erste Kältemaschine als geschlossener Kreisprozess vorgestellt  
[40, 98]. 

Die Verwendung der Absorptionstechnik zur Kälteerzeugung, die aus der allgemei-
nen Sorptionstechnik abzuleiten ist, wurde bei Arbeiten im 18. Jahrhundert entwi-
ckelt. Im Jahre 1777 beobachtete G. Nairne die Absorptionsfähigkeit von konzentrier-
ter Schwefelsäure mit Wasser, was den eigentlichen Beginn der Absorptionstechnik 
darstellt [102]. In dieser Arbeit wurde erstmals Wasser in einem Zwei-Komponenten-
Gemisch verwendet. Nachfolgende Arbeiten, wie die von Pelletan im Jahre 1834, 
nutzten erstmals den entstehenden Wasserdampf bei einer Aufkonzentrierung von 
Salzlösung zu Heizzwecken [97]. Als ein weiterer Gründer der Absorptionstechnik 
kann F. Carré genannt werden, der mit seinem Patent aus dem Jahr 1859 die erste 
Absorptionskältemaschine mit dem Arbeitsstoffpaar Ammoniak/Wasser präsentierte. 

Zu derselben Zeit als F. Carré sein Patent vorstellte, wurde das Prinzip der Wärme-
pumpe von W. Thomson, bekannt unter dem Namen Lord Kelvin, im Jahre 1852 
verwendet, bei dem die Abwärme einer Kälteanlage erstmals zu Heizzwecken ver-
wendet werden sollte [98, 102]. In seinen Arbeiten werden die Möglichkeiten zum 
Heizen und Kühlen durch Kompressions- und Expansionszylinder vorgestellt [97]. 

Lange Zeit galt in der Entwicklung von Kältemaschinen die Verwendung von Wasser 
als Kältemittel als sehr problematisch, da die geringen Dampfdrücke, die unterhalb 
des Luftdruckes liegen, eine hohe Anforderung an die Apparatetechnik stellen. Die 
Komponenten müssen nicht nur auf lange Zeit vakuumdicht sein, sondern es muss 
ebenfalls ein Absaugmechanismus, wie z. Bsp. eine Strahlpumpe verwendet werden, 
die die kontinuierlich entstehenden Restgase bei dauernder interner Korrosion aus-
bringt. Erst in der Mitte des 19. Jahrhunderts wurde in der Kältetechnik Wasser als 
Kältemittel verwendet. Mit dem Aufkommen von Lithiumsalz als Arbeitsstoff Mitte des 
19. Jahrhunderts wurde das heute noch immer verwendete Arbeitsstoffpaar Was-
ser/Lithiumbromid eingeführt, welches weiterhin die genannten Probleme aufwirft. 

Erstmals wurde das Arbeitsstoffpaar Wasser/Lithiumbromid von der noch heute exis-
tierenden Firma Carrier entwickelt, die im Jahre 1942 einen Laborprototyp baute, der 
1944 erstmals in den USA vertrieben wurde [102, 98]. 

Trotz der langen Geschichte der Absorptionstechnik ist diese noch immer Gegen- 
stand weiterer Forschungsarbeiten, um in verschiedenen Problematiken, wie z. Bsp. 
der Einsparung von Primärenergien zur Kälteerzeugung, wie im folgenden Kapi-
tel 1.4 beschrieben, weitere Entwicklungen voran zu treiben. 
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1.4 Einsatzgebiete der Absorptionstechnik auf dem Energiemarkt 

Auf dem heutigen Energiemarkt findet die Absorptionstechnik in den verschiedensten 
Bereichen Anwendung. 

So beruht der Kalina-Prozess, der zur Stromerzeugung aus geringen Antriebswär-
men, beispielsweise von geothermalen Wärmequellen, genutzt wird, auf dieser 
Technologie. Dazu wird das binäre Fluid Ammoniak/Wasser als Arbeitsmedium in 
einer Wärmekraftanlage, basierend auf dem Clausius-Rankine-Prozess eingesetzt, 
um die damit erzeugte mechanische Energie verstromen zu können. Hierbei können 
Energiequellen (Abwärmequellen) bei 100°C noch mit einem akzeptablen Anlagen-
aufwand genutzt werden [11, 21, 47].  

Falls Abwärmequellen ein geringeres Temperaturniveau besitzen, können diese un-
ter Verwendung eines Wärmetransformators [17, 82, 101], der ebenfalls die Absorp-
tionstechnik verwendet, auf ein höheres Antriebsniveau angehoben werden. Dadurch 
werden Abwärmequellen thermisch soweit aufgewertet, dass diese in anderen Pro-
zessen noch genutzt werden können. 

Oftmals wird die Absorptionstechnik zur Kältebereitstellung für Klimatisierungsaufga-
ben in Gebäuden oder Industrieprozessen eingesetzt. Dabei werden Kälteanlagen 
aller Leistungsklassen von einigen Kilowatt bis mehreren Megawatt Kälteleistung 
realisiert. Z. Bsp. wird auf dem Gebiet der Nutzung von regenerativen Energien un-
tersucht, die bereitgestellte Wärmeenergie von Solarkollektoren in Warmwasseranla-
gen dazu zu verwenden, die Antriebsenergie von Absorptionskälteanlagen zur Klima-
tisierung sicher zu stellen. Die Arbeitsstoffpaare Wasser/Lithiumbromid sowie Am-
moniak/Wasser gelten hierbei als die für Absorptionskältemaschinen am meisten un-
tersuchten und in Pilot- sowie Versuchsanlagen am häufigsten zum Einsatz kom-
menden Arbeitsstoffpaare [19, 36, 62, 72, 83]. 

Aber auch die bereits genannte Abwärmenutzung von Kraft-Wärme-Kopplungen an 
Gasturbinen und motorischen Blockheizkraftwerken verbreitet sich zunehmend mehr. 
Dabei werden Anwendungen zur Kälteerzeugung genau so wie zur Heizwärmebe-
reitstellung durch Anhebung vorhandener Wärmequellen (Wärmepumpen) interes-
sant. Die Antriebsbereitstellung durch Energieerzeugungsanlagen für derartige Sys-
teme ist dabei sehr vielseitig und kann durch Brennstoffzellen, Gasturbinen, Heiz-
kraftwerke, aber auch wie schon erwähnt, durch motorisch betriebene Blockheiz-
kraftwerke erfolgen [43, 51, 78]. 

Da jedoch der Einsatz von Absorptionskälteanlagen einen höheren technischen Auf-
wand im Gegensatz zum Einsatz von Kompressionskälteanlagen verlangt, ist dieser 
oftmals in der wirtschaftlichen Betrachtung aufgrund höherer Anschaffungskosten 
und technischer Komplexität unterlegen. Aus diesem Grund werden Projekte mit Ab-
sorptionswärmepumpen und –kältemaschinen aus technischen Gründen nur dann 
realisiert, wenn gleichzeitig eine dezentrale Energieversorgung für die Energiever-
sorgungssicherheit durch Kraft-Wärme-Kopplung für Gebäude oder Prozesse zum 
Einsatz kommen soll. Dieser Trend wird durch die derzeit steigenden Stromkosten 
verstärkt. 



 

   

2 Überblick über die Kältetechnik 

Traditionell wurde die Kältetechnik bis Mitte der siebziger Jahre in die zwei Bereiche 
Groß- und Kleinkälte eingeteilt. Bis zu diesem Zeitpunkt wurden Kälteanlagen haupt-
sächlich von Großfirmen produziert. Ab Ende der siebziger Jahre hingegen wandelte 
sich der Kältemarkt grundlegend dahingehend, dass sich viele Kleinfirmen auf den 
Bau von Kälteanlagen bestimmter Einsatzbereiche der Kältetechnik spezialisierten 
und damit auf den Kältemarkt Einfluss nahmen. Seitdem wird die Kältetechnik besser 
in die drei Bereiche 

i. Industriekälte 

ii. Gewerbekälte 

iii. Haushaltskälte 

unterteilt [98]. Dem Bereich der Industriekälte werden hauptsächlich Großanlagen 
zugeordnet, deren Kälteleistung mehrere Megawatt betragen. Solche Großanlagen 
kommen hauptsächlich in den Großindustriebereichen wie z. Bsp. in der Chemie-, 
Maschinenbau-, Elektro-, Nahrungsmittel- und Bergbauindustrie zum Einsatz. Derar-
tige Kälteanlagen werden meist als autarke Anlagensysteme betrieben, deren Auf-
gabe es ist, eine unabhängige Kälteversorgung zu erreichen. Grund hierfür ist die 
Anforderung an eine ständige Betriebsbereitschaft der Energiebereitstellung, um 
Produktionsabläufe nicht zu gefährden. Der Bereich der Gewerbekälte hingegen be-
inhaltet hauptsächlich die Kälteerzeugung in der Lebensmittelproduktion von der 
Tiefkühlkost bis hin zu den Tiefkühlmöbeln in Supermärkten, aber auch Kompakt-
kühlgeräte, wie es Kühlcontainer für See- und Landtransporte, Kühlhäuser und Ge-
frieranlagen sind. Diesem Gebiet wird auch der große Anwendungsbereich der Käl-
teerzeugung für Klimakälteanlagen zur Gebäudeklimatisierung zugeordnet. Hier wer-
den überwiegend Kompressionskälteanlagen eingesetzt, die in etwa 90 % der bereit-
gestellten Kälteleistung erzeugen [79]. Hierbei kommen auch Absorptionskälteanla-
gen zur Anwendung, meist dann, wenn Energiesysteme mit Abwärmenutzungen ein-
gesetzt werden sollen. Derartige Energiesysteme bezeichnet man als Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplungen. Dies ist auch der Einsatzbereich, auf den in dieser Arbeit als 
Schwerpunkt eingegangen wird. Im Bereich der Haushaltskälte werden Kälteanlagen 
zur Lebensmittelkühlung benötigt. Darunter wird der große Anwendungsbereich der 
transportablen Kühlschränke und Gefrierschänke für Haushalte sowie Gefrierschän-
ke für Lebensmittelkühlung in Supermärkten verstanden. 

Unter dem Begriff der Kältetechnik wird nicht nur in den Bereichen der Industrie- und 
Gewerbekälte die Bereitstellung von Kälte in Form von Kaltwasser verstanden, son-
dern auch die Bereitstellung von Wärme, die durch Kältemaschinen im Wärmepum-
penbetrieb erzeugt wird. Wenn die Abwärme des Kälteprozesses als eine nutzbare 
Wärmequelle eingesetzt wird, bezeichnet man diese Kältemaschine als Wärmepum-
pe. Somit sind Wärmepumpen auch Kältemaschinen, die die entstehende Abwärme 
des Kältekreislaufes für Heizanforderungen bereitstellen und die dabei gleichzeitig 
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erzeugte Kälteleistung an die Umgebung abführen [76]. Dies wird im folgenden Kapi-
tel 2.1 noch näher erläutert. 

Generell werden die Wärmepumpen nach ihrem bereitgestellten Nutzwärmetempera-
turniveau unterschieden und in die drei nachfolgenden Gruppen eingeteilt [96]: 

i. Hochtemperatur-Wärmepumpe (Nutztemperatur über 80°C) 

ii. Mitteltemperatur-Wärmepumpe (Nutztemperatur zwischen 50°C-80°C) 

iii. Niedertemperatur-Wärmepumpe (Nutztemperatur zwischen 20°C-50°C) 

Im Rahmen dieser Arbeit wird in Kapitel 7 eine Wärmepumpe als Pilotanlage der 
Gruppe iii eingesetzt. 

2.1 Prinzip der Kompressions- und Absorptionskältemaschine 

Alle Kälteprozesse sind thermodynamisch betrachtet linksdrehende Kreisprozesse, 
bei denen ein Kältemittel in einem geschlossenen Kreislauf zirkuliert. Bei der Kälte-
erzeugung wird die Abhängigkeit der Verdampfungs- bzw. Verflüssigungstemperatur 
vom Druck des Kältemittels genutzt. 

Im Verdampfer wird flüssiges Kältemittel bei der Temperatur T0 und dem vorliegen-
den Gleichgewichtsdruck p0 verdampft. Die durch die Verdampfung aufgenommene 
Wärmeleistung Q̇V aus einer Wärmequelle stellt die nutzbare Kälteleistung dieses 
Kreisprozesses als Kältemaschine dar, was in Abbildung 2.1 schematisch in einem 
p-T-Diagramm dargestellt ist. Der dabei erzeugte Kältemitteldampf wird in einer 
Kompressionskältemaschine von einem Kompressor (Verdichter) vom Druck p0 ver-
dichtet und auf ein höheres Druckniveau p1 gebracht. Bei der Druckerhöhung von p0 
auf p1 muss die technische Arbeit, bestehend aus den Anteilen der Druckänderungs-
arbeit ∫ v dp, Geschwindigkeitsänderung ½ )( 2

0
2
1 cc −  und spezifischer Dissipations-

energie j01, nach Gleichung (2.1) verrichtet werden [11]. Bei dieser Betrachtung wird 
eine Höhenänderung vernachlässigt. Diese technische Arbeit wird in einer Kompres-
sionskältemaschine größtenteils durch Elektrizität Pel mittels eines elektrisch ange-
triebenen Verdichters realisiert. 

01
2
0

2
1

1

0
01 )(

2
1 jccdpvwt +−+= ∫   mit 01tKel wmP ⋅= &  (2.1)

Das verdichtete Kältemittel befindet sich nach der Verdichtung in einem überhitzten 
bzw. überkritischen Aggregatzustand und gelangt anschließend in den Kondensator. 
In diesem wird das Kältemittel durch Abfuhr der Kondensatorwärme Q̇K an eine 
Wärmesenke (Umgebung) kondensiert, bis es den flüssigen Aggregatzustand er-
reicht hat. Im Wärmepumpenbetrieb stellt diese Abwärme die nutzbare Heizwärme 
dar. 
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einstufige Kompressionskältemaschine
Verdampfer

Kondensator

Kälteleistung

Rückkühlung

Kompressor

Drossel

Abbildung 2.1:  (links): Darstellung des einstufigen Kompressionskältemaschinenkreislau-
fes als vereinfachtes Anlagenfließbild; (rechts): Darstellung des Funktions-
prinzips einer Kompressionskältemaschine in einem Phasendiagramm  
(p-T-Diagramm) 

Im flüssigen Aggregatzustand wird das Kältemittel über eine Drossel vom Kondensa-
tor in den Absorber p1→p0 entspannt. Dabei kühlt sich das Kältemittel nach dem ers-
ten Hauptsatz der Thermodynamik bei gleich bleibender Enthalpie während eines 
adiabaten Strömungsprozesses von T1 auf T0 ab. Damit ist der Kreisprozess ge-
schlossen. 

Um die Effizienz des Kreislaufes, die abhängig von verschiedenen Faktoren ist, wie 

i. Art des eingesetzten Kältemittels 

ii. Effizienz des Kompressors 

iii. Reibungsverluste in den Rohrleitungen und Komponenten 

iv. Lage der Temperaturniveaus 

beurteilen zu können, wird eine energetische Kenngröße, die so genannte Leis-
tungszahl ε bei Kompressionskältemaschinen verwendet. Diese stellt das Verhältnis 
aus Nutzleistung zur Antriebsleistung je nach gewähltem Anlagenbetrieb (Kältema-
schine oder Wärmepumpe) nach Gleichung (2.2) dar. 

Kompressionskältemaschine Kompressionswärmepumpe  

el

V
KKM P

Q&
=ε   

el

K
KWP P

Q&
=ε  (2.2)

Dabei sind die beiden Leistungszahlen nach der Energiebilanzierung eines ge-
schlossenen Systems nicht unabhängig voneinander zu betrachten, denn es gilt 
nach Gleichung (2.3): 
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0Σ =++= elVK PQQQ &&&             somit gilt: 1+= KKMKWP εε  (2.3)

Zur korrekten Berechnung dieser Leistungszahlen muss die Richtung der Energie-
ströme über ihre Systemgrenzen berücksichtigt werden. Deshalb wird für den weite-
ren Teil der Arbeit angenommen, dass alle in das geschlossene System eintretenden 
Wärmeströme als negativ und alle austretenden Wärmeströme als positiv zu betrach-
ten sind. 

Der Kreislauf einer Kompressionsmittelmaschine wird durch die Zufuhr von elektri-
scher Energie durch einen Kompressor angetrieben. Absorptionskältemaschinen 
hingegen werden hauptsächlich durch Wärmeenergie angetrieben. Für den Antrieb 
einer Absorptionskältemaschine wird der Kompressor einer Kompressionskältema-
schine durch einen Lösungskreislauf mit zwei zusätzlichen Wärmetauschern zur An-
kopplung an die Umgebung ersetzt. Somit sinkt der Anteil an Elektrizität für den Be-
trieb des internen Kreislaufes der Absorptionskältemaschine auf etwa 1-5 % [90] von 
der bereitgestellten Kälteleistung und ist somit vernachlässigbar [8, 45, 62, 85, 87, 
101]. Da der Antrieb der Absorptionskältemaschinen somit hauptsächlich durch 
Wärmeenergie erfolgt, wird dieser Antrieb auch oftmals als so genannter „thermi-
scher Kompressor“ bezeichnet. In Abbildung 2.2 ist der prinzipielle Unterschied zwi-
schen einem Absorptions- und Kompressionskreislauf dargestellt, der in Kapitel 3.2 
noch näher erläutert wird. 

 
Abbildung 2.2:  prinzipielle Darstellung der mittleren Temperaturniveaus einer Absorptions-

kältemaschine (links) und einer Kompressionskältemaschine (rechts) 

Die Absorptionskältemaschine wird dadurch angetrieben, dass eine Wärmequelle auf 
höherem Temperaturniveau mit der Antriebstemperatur TAntrieb, ihren Wärmestrom in 
den Wärmetauscher mit der internen Temperatur TG, der als Generator bezeichnet 
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wird, überträgt. Die Antriebstemperatur liegt dabei immer über der Umgebungstem-
peratur TUmgebung; nur unter Verwendung dieser Wärmequelle ist ein Betrieb der Ab-
sorptionskältemaschine möglich. Die so eingekoppelte Antriebsleistung Q̇G in die Ab-
sorptionskältemaschine wird auch als Antriebsleistung bezeichnet. 

Abbildung 2.2 zeigt schematisch die Lage der Temperaturniveaus einer Absorptions- 
(AKM) und einer Kompressionskältemaschine (KKM). Die Nutzenergie in beiden 
Kreisläufen soll ein zu kühlendes Medium darstellen, welches als Wärmequelle zur 
Verfügung steht. Dabei liegt die interne Verdampfertemperatur TV unter der geforder-
ten Kühltemperatur TKalt des zu kühlenden Mediums, welche wiederum in den meis-
ten Anwendungen unterhalb der Umgebungstemperatur TUmgebung liegt. Beide Kreis-
läufe besitzen jeweils ein oder mehrere Abwärmetemperaturniveaus, die durch die 
Abwärmeleistungen Q̇A-K und Q̇K beschrieben werden. Die dabei zur Verfügung ste-
hende Kühltemperatur TKühl liegt aufgrund der Wärmeabfuhr von TA-K bzw. TK im 
Temperaturniveau immer unterhalb dieser. 

Zur Beurteilung der Effizienz des Kreislaufes wird für die energetische Bilanzierung 
die in der Kältetechnik international übliche Bezeichnung „Coefficent of Performan-
ce“, kurz genannt COP, die in der Literatur oftmals auch als Kältezahl, Leistungszahl 
bzw. Wärmeverhältnis bezeichnet wird, verwendet [11, 40, 79, 96, 102]. Dieser wird, 
wie die Leistungsziffer ε in Gleichung (2.2), nach dem jeweiligen Anlagenbetrieb un-
terschieden. In der folgenden Gleichung (2.4) ist das Wärmeverhältnis für eine Ab-
sorptionskältemaschine und -wärmepumpe aufgeführt. 

G

V
AKM Q

QCOP
&

&
==

Aufwand
Nutzen ;   

G

KA

G

KA
AWP Q

Q
Q

QQCOP
&

&

&

&&
−=

+
=  (2.4)

Dabei besteht eine Abhängigkeit des Wärmeverhältnisses vom jeweiligen Anlagen-
betrieb, wie in Gleichung (2.2) bereits dargestellt wurde. 

In Abbildung 2.3 sind schematisch die Wärmequellen und die Wärmesenke einer Ab-
sorptionswärmepumpe (AWP) dargestellt, an die die aufgenommenen Wärmen des 
Kreisprozesses als Abwärme abgegeben werden. Dabei ist der Unterschied im Anla-
genbetrieb zwischen einer Absorptionskältemaschine und einer -wärmepumpe nur 
durch den Nutzen der Wärmeabgabe des Kreisprozesses mit Q̇A-K definiert. Wird bei 
einem Absorptionskreislauf diese Rückkühlleistung für Heizzwecke verwendet, liegt 
die geforderte Temperatur der Nutzwärme TNutz, die dann ebenfalls der Rückkühl-
temperatur am Absorber und Kondensator entspricht, oberhalb der Umgebungstem-
peratur TUmgebung. In diesem Fall wird meist eine Nutzwärmequelle mit der Tempera-
tur THeiz verwendet, deren Temperatur kontinuierlich während des Betriebes zur Ver-
fügung steht. Dabei wird oftmals auch von einer Temperaturaufwertung der Nutz-
wärmequelle gesprochen. Die Lage des Absorptionskreislaufes kann, je nach Anfor-
derungen, an alle externen Temperaturniveaus, die da wären TAntrieb, TKalt bzw. THeiz 
oder auch TKühl bzw. TNutz, im Rahmen der Stoffeigenschaften des eingesetzten Ar-
beitsstoffpaares, wie in Kapitel 3.1 beschrieben wird, angepasst werden. 
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Abbildung 2.3:  prinzipielle Darstellung der Absorptionswärmepumpe 

2.2 Einsatz von Absorptionskälteanlagen in der Kältetechnik 

Absorptionskälteanlagen finden hauptsächlich in dem Temperaturbereich der Nutz-
kälte oberhalb von 0°C Verwendung. Grund dafür ist der Einsatz solcher Kälteanla-
gen in der Kaltwasserbereitstellung für Kühlanforderungen in zentralen Klimaanla-
gen, Umluftkühlungen, Kühldecken usw., die ein großes Marktpotenzial auf der gan-
zen Welt haben, welches mit zunehmendem Komfortbedarf und Veränderung des 
Klimas wächst. 

Die erforderlichen Kaltwassertemperaturen für die entsprechenden Kühlanforderun-
gen sind abhängig vom örtlichen Klima. So ist z. Bsp. in Nordamerika und Europa für 
Entfeuchtungen eine Kühltemperatur von ca. 10°C, für Umluftkühlungen eine Kühl-
temperatur von ca. 18°C und für Kühldecken eine Kühltemperatur von ca. 22°C 
durchgehend zur Kühlung erforderlich [98]. Um die dafür erforderlichen Kaltwasser-
temperaturen bereitstellen zu können, werden größtenteils nasse Rückkühlwerke 
eingesetzt. Nur diese ermöglichen es, ein ausreichend geringes Temperaturniveau 
bei der Rückkühlung zu erbringen, um mit Absorptionskältemaschinen Kaltwasser-
temperaturen zur Entfeuchtung in Klimaanwendungen von unter 10°C zu erreichen. 
Auch trockene Rückkühlwerke können eingesetzt werden, jedoch beschränken diese 
die untere Kaltwassertemperatur derart, dass eine Entfeuchtung für Klimaanwendun-
gen mit Absorptionskälteanlagen größtenteils nicht möglich ist. 

Nicht nur in Europa, sondern auch in Nordamerika und anderen Teilen der Welt, in 
denen das Klima zum Teil über einen längeren Zeitraum sehr warm ist und eine hohe 
Luftfeuchtigkeit aufweist, wie z. Bsp. in Asien, kommen Absorptionskälteanlagen 
vermehrt bei der Realisierung von zentralen Klimaanlagen zum Einsatz. Damit die 
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Kälteanlagen mit den daran angeschlossenen Klimageräten zur Entfeuchtung und 
die dafür erforderliche Rückkühlung an deren Schnittstellen leicht zu vergleichen 
sind, werden in bestimmten Regionen Standardbedingungen für die Temperaturen 
und Massenströme für die Kälteanlagen festgelegt. Diese gelten nur für bestimmte 
klimatische Bedingungen und müssen je nach Anwendungsfall beim Einsatz in ver-
schiedenen Regionen immer wieder überprüft werden.  

In Tabelle 2.1 sind Volllastauslegungsbedingungen nach zwei verschiedenen Vorga-
ben für Absorptionskältemaschinen zur Anwendung in Klimaanlagen mit einer kon-
ventionellen nassen Rückkühlung dargestellt. 

Tabelle 2.1:  Standardbedingungen nach Volllastauslegung für Absorptionskältemaschinen 
bezogen auf die Komponenten der Kälteanlage [2, 45]. 

Nordamerika Deutschland

Entfeuchtung
Kaltwassereintrittstemperatur (12,2°C)*1 12°C
Kaltwasseraustrittstemperatur 6,7°C 6°C
Kaltwassermassenstrom 155 kg/(h·kW) -

Nasse Rückkühlung
Kühlwassereintrittstemperatur 29,4°C 27°C
Kühlwasseraustrittstemperatur (38,4 bzw. 35,5°C)*2 35°C
Kühlwassermassenstrom 234 bzw. 260 kg/(h·kW) -

*2 Berechnung für konventionelle ein- und zweistufige Absorptionskältemaschinen Angabe aus C. Kren (2008)

Typische AuslegungsbedingungenVolllastauslegungsbedingungen

*1 Angaben vom Air-Conditioning and Refrigeration Institute (2000) mit Kaltwasseraustrittstemperatur  und 
   -massenstrom je nach Bauart der Absorptionskältemaschine einstufig bzw. zweistufig

 
Die Auslegungsbedingungen für den Bereich Nordamerika wurden nach Vorlage vom 
-Air-Conditioning and Refrigeration Institute (ARI)- angegeben [2]. Dieses repräsen-
tiert nach eigenen Angaben mehr als 90 % der kommerziellen Kälteanlagenhersteller 
und -vertreiber, die diese Vorgaben einhalten und gibt somit die Schnittstelle zwi-
schen Kälteanlage und Rückkühlwerk vor. Danach werden Rückkühlwerke für Au-
ßenluftbedingungen unter Volllast mit verschiedenen Feuchtkugeltemperaturen1 je 
nach geographischer Lage ausgelegt. Die erreichbare Leistung eines Kühlturms ist 
dabei immer abhängig von der örtlichen Feuchtkugeltemperatur. Typischerweise va-
riiert diese bei der Auslegung von Kühltürmen nach Herstellerangaben zwischen 
18,5°C und 25,5°C [77]. Bei diesen Auslegungsvorgaben schwankt die Kühlwasser-
austrittstemperatur zwischen ca. 35,5°C bis 38,4°C, bei konstanter Kühlwasserein-
trittstemperatur von 29,4°C je nach Bauart der eingesetzten Absorptionskältemaschi-
ne [2]. 

Die Vorgabe der Kühlwasseraustrittstemperatur ist dabei abhängig von der Tempera-
turdifferenz zwischen Kühlgrenztemperatur2 und Kühlwasseraustrittstemperatur aus 

                                            
1  Die Feuchtkugeltemperatur beschreibt den Zustand der Luft bei einer völligen Wassersättigung. 
2  Die Kühlgrenztemperatur beschreibt den Temperaturabstand zwischen der Feuchtkugeltemperatur 

und der Temperatur des austretenden Kühlkreislaufes. 
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dem Kühlturm, die in der Regel nicht geringer als 4 K betragen sollte, um einen wirt-
schaftlichen Betrieb des Kühlturms zu gewährleisten [66, 77]. Diese kann jedoch in 
Abhängigkeit der maximalen äußeren Luftzustände, die geographisch verschieden 
sind, variieren, wodurch auch andere Kühlwasseraustrittstemperaturen verwendet 
werden müssen. Benötigt der Kälteprozess eine geringe Temperaturspreizung auf 
Seiten der Kühlwassertemperatur, so ist dies durch eine interne Wärmetauscherver-
größerung im Kühlturm zu realisieren. Die Kühlwassereintrittstemperatur unterliegt 
keiner am Kühlturm gegebenen Begrenzung und kann in Abhängigkeit des gewähl-
ten Kälteprozesses verschieden sein (Deutschland: Kompressionskälteanlage Kühl-
wassereintrittstemperatur 32°C; Absorptionskälteanlage Kühlwassereintrittstempera-
tur 35°C). Diese ist veränderlich und variiert je nach Abwärmeleistung des Kühlturms 
um mehrere Kelvin. Grund dafür sind der daran angeschlossene Kälteprozess und 
die davon abgegebene Abwärmeleistung bei einem bestimmten Massenstrom.  

In Deutschland gibt es hingegen wie in Nordamerika keine konkreten Vorgaben für 
die Auslegungsbedingungen für die Rückkühlung an der Schnittstelle zwischen der 
Kälteanlage und dem Rückkühlwerk. Wie auch schon in der Arbeit von 
C. Kren (2008) [45] beschrieben und in Tabelle 2.1 aufgeführt, etablierte sich in 
Deutschland eine Auslegung des Rückkühlkreises auf Seiten der Absorptionskälte-
maschinen mit einer Kühlwassereintrittstemperatur von 27°C und einer  
-austrittstemperatur von 35°C. 

Die Austrittstemperatur von 27°C aus dem Rückkühlwerk wird durch die sommerli-
chen klimatischen Bedingungen bestimmt. Der dabei festgelegte Auslegungszustand 
wurde lange Zeit mit einer Lufttemperatur von 32°C und einer relativen Feuchte von 
38 % angenommen, woraus sich eine Feuchtkugeltemperatur von 21°C ergibt. Da 
sich in den Sommermonaten vermehrt durch die klimatischen Veränderungen höhere 
Außentemperaturen und gleichzeitig höhere Luftfeuchtigkeiten in verschiedenen Re-
gionen einstellen, wird dieser Auslegungszustand derzeit kontrovers diskutiert [5]. 
Die dabei sich im Gespräch befindlichen Erhöhungen der allgemein bekannten Aus-
legungsdaten haben aber keine nennenswerten Auswirkungen auf die Ein- und Aus-
trittstemperatur für die Rückkühlung an der Absorptionskältemaschine. Erst bei 
Feuchtkugeltemperaturen oberhalb von 23°C kann aus wirtschaftlichen Gründen die 
Kühlwasseraustrittstemperatur von 27°C nicht mehr eingehalten werden. 

Im Folgenden werden die diskutierten Absorptionskreisläufe in dieser Arbeit beispiel-
haft mit der üblichen deutschen Auslegungsmethode aus Tabelle 2.1 berechnet. 

2.3 Stand der Technik 

Die Verfügbarkeit von Absorptionskälteanlagen ist auf dem heutigen Weltmarkt ge-
geben. Verschiedenen Anbieter stellen Absorptionskälteanlagen für unterschiedliche 
Einsatzmöglichkeiten und verschiedenen Leistungsklassen in entsprechenden Bau-
reihen her, die den üblichen Standardbedingungen entsprechen. Diese Anlagen sind 
nicht vorrätig verfügbar, sondern werden für den dementsprechenden Anwendungs-
fall individuell produziert [91]. In der Regel dauert die Produktion einer solchen Ab-
sorptionskältemaschine vier bis sechs Wochen plus der dazugehörigen Anlieferung 
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an den Bestimmungsort. Da die Firmen aufgrund der hohen Personalkosten weder in 
Europa noch in anderen lohnkostenintensiven Ländern produzieren, ist die Dauer der 
Anlieferung zeitlich sehr verschieden. Dabei kann die Lieferzeit vier bis acht Wochen 
betragen, die bei der Planung des Zeitrahmens zu berücksichtigen ist. Absorptions-
kälteanlagenhersteller, wie z. Bsp. Broad, Carrier und Thermax produzieren in Asien, 
Südamerika und Indien. 

Die Kategorisierung von Absorptionskälteanlagen im Bereich der Kältetechnik erfolgt 
üblicherweise anhand ihrer Kälteleistung. Dabei können diese in die drei folgenden 
Kategorien eingeteilt werden: 

i. kleiner Leistungsbereich mit einer Kälteleistung < 100 kW 

ii. mittlerer Leistungsbereich mit einer Kälteleistung < 1000 kW 

iii. großer Leistungsbereich mit einer Kälteleistung ≥ 1000 kW 

Für gewöhnlich werden Absorptionskälteanlagen nur im mittleren und großen Leis-
tungsbereich ausgeführt, die in der Industrie- oder Gewerbekälte eingesetzt werden. 
Der Einsatz geht dabei von Prozess- bis zur Klimatisierungskältebereitstellung, die 
normalerweise hohe Kälteleistungen benötigen. Somit ist der Einsatzbereich sehr 
vielfältig. Die Kleinkälteanlagen werden erst seit einigen Jahren auf dem Markt ange-
boten und sollen die komplette Bandbreite der Kältebereitstellung mit Absorptionskäl-
teanlagen abdecken. Der Einsatzschwerpunkt soll damit in Zukunft in der Haushalts-
kälte für Klimatisierungen in Ein- und Mehrfamilienhäusern liegen, die durch Solarkol-
lektoren ihre Antriebswärme erhalten [57]. Solche Kälteanlagen müssen kompakt 
gebaut sein, was in weiteren Forschungsprojekten untersucht wird [27]. Prinzipiell ist 
somit das komplette Leistungsspektrum durch verschiedene Firmen am Markt abge-
deckt [42]. 

In Tabelle 2.2 ist eine Übersicht der am Markt erhältlichen Absorptions- und Kom-
pressionskältemaschinen mit den verschiedenen Antriebsarten und Leistungsberei-
chen dargestellt. Der angegebene Bereich der erreichbaren Wärmeverhältnisse  
COPAKM, die im folgenden Kapitel 3 für die Absorptionskältemaschinen noch ausführ-
licher erläutet werden, besteht aus Erfahrungswerten und verschiedenen techni-
schen Angaben von Herstellern [91], die bisher in realisierten Projekten erreicht wur-
den. 

Tabelle 2.2:  Übersicht von kommerziell erhältlichen Absorptions- und Kompressionskälte-
maschinen [10, 42, 85, 91] 

Absorptionskältemaschinen*1

einstufige AKM Warmwasser | Dampf 
Rauchgas | Direktfeuerung

~100°C | 120-180°C
>400°C | ~1200°C > 10kW 0,7 - 0,8*2

zweistufige AKM Dampf 
Rauchgas | Direktfeuerung

120-180°C 
>400°C | ~1200°C > 100kW 1,2 -1,3*2

Kompressionskältemaschinen elektrische oder mechanische Energie - k. A. 3 - 5*3

*1 Absorptionskältemaschinen mit dem Arbeitsstoffpaar Wasser/Lithiumbromid
*2 Angabe bei konventionellen Auslegungsbedingungen 25-27°C/35°C für Rückkühlkreislauf und 6°C/12°C für den Kältekreislauf
*3 abhängig von den externen Prozessbedingungen

Volllast 
Auslegungs-COP AKM  bzw. ε KKM

Übersicht von Absorptions- und 
Kompressionskältemaschinen Antriebsart Temperaturniveau Leistungsbereich
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Der Einsatz von zweistufigen Absorptionskälteanlagen in Deutschland wurde für das 
Jahr 2000 auf 10 bis 30 % der eingesetzten Absorptionskälteanlagen geschätzt [80]. 
Somit stellt der Hauptteil der eingesetzten Absorptionskälteanlagen einstufige Ab-
sorptionskälteanlagen dar. Ende der 90er Jahre wurde der Einsatz von Absorptions-
anlagen auf etwa 70 Stück/Jahr in Deutschland geschätzt. Insgesamt wurden im Jahr 
2000 ca. 9.000 Wärmepumpen aller Art in Deutschland verkauft [20]. Weltweit wur-
den etwa 9.000 Absorptionskälteanlagen produziert und verkauft [80]. Somit stellt der 
bis dahin deutsche Anteil der verkauften Absorptionsanlagen auf dem Weltkältemarkt 
im Bereich der Absorptionskälteanlagen eine untergeordnete Rolle dar. Jedoch wur-
de im Jahr 2000 von J. Reichelt (2007) [80] schon prognostiziert, dass mit der Ein-
führung des Kraft-Wärme-Kopplungsgesetzes (2002) [48] im Jahr 2002 die Nachfra-
ge nach Wärmepumpen in Deutschland ansteigen wird. Diese Prognose wird durch 
die Verkaufszahlen aller verkauften Wärmepumpen in Deutschland bestätigt, die ab 
dem Jahr 2002 etwa 12.000 und im Jahr 2006 mit dem bisherigen Spitzenwert von 
etwa 51.000 Stück verkaufter Wärmepumpen bestätigt wird [20]. Somit kann davon 
ausgegangen werden, dass die Anzahl der verkauften Absorptionskälteanlagen auch 
in Deutschland gestiegen ist und der Markt eine wichtigere Rolle in Zukunft einnimmt. 

 



 

   

3 Grundlagen der Absorptionskältetechnik 

Wie schon im vorherigen Kapitel 2 beschrieben, werden die Absorptionskältemaschi-
nen hauptsächlich mit Wärme angetrieben. In Abhängigkeit der Höhe des bereitste-
henden Temperaturniveaus der Antriebswärme können verschiedene Kreislaufarten 
wie einstufige und zweistufige Absorptionsprozesse eingesetzt werden. Der Absorp-
tionsprozess muss dabei an alle externen Temperaturniveaus wie auch der der 
Wärmesenke an die Umgebung und der der Wärmequelle der Nutzenergie ange-
passt werden. Die dabei so genannte erreichbare Effizienz des Absorptionsprozes-
ses, die als Wärmeverhältnis bezeichnet wird, ist nicht allein von der Höhe des An-
triebstemperaturniveaus abhängig, sondern auch vom gewählten Absorptionspro-
zess. 

In diesem Kapitel wird auf die Funktionsprinzipien und die Auswahlkriterien für die 
Kreislaufvarianten eingegangen, um eine optimale Ausnutzung der Antriebswärme 
und gleichzeitig ein bestmögliches Wärmeverhältnis zu erreichen. 

3.1 Arbeitsstoffpaare für Absorptionskältemaschinen 

Für die Funktionsweise von Absorptionskältemaschinen bedarf es immer eines Ar-
beitsstoffpaares, bestehend aus zwei flüssigen Stoffen mit unterschiedlichen Siede-
punkten. Dabei dient in dem binären Stoffsystem die leichter siedende Komponente 
als das Kältemittel (Sorbat) und die schwerer siedende Komponente als das Sorpti-
onsmittel (Sorbens). 

Prinzipiell sind bei der Auswahl eines Stoffsystems verschiedene Anforderungen zu 
beachten. Dabei sind das thermodynamische Verhalten (die latente Wärmeaufnahme 
des Kältemittels, die Löslichkeit des Kältemittels im Sorptionsmittel, die sich einstel-
lenden Druckverhältnisse unter Betriebsbedingungen) die Transporteigenschaften, 
die Wärmeübertragungseigenschaften, die thermische Stabilität, die Umweltverträg-
lichkeit und die Korrosivität zu berücksichtigen. Diese Eigenschaften der Stoffsyste-
me dienen zur Beurteilung der Einsatzmöglichkeit in Absorptionskälteanlagen und als 
Vergleichsparameter der einsetzbaren Stoffsysteme untereinander. 

Unter Beachtung dieser Anforderungen an die Stoffsystemeigenschaften haben sich 
hauptsächlich die Arbeitsstoffpaare Wasser/Lithiumbromid (H2O/LiBr) und Ammoni-
ak/Wasser (NH3/H2O) am Markt durchgesetzt [8, 62, 102]. Bei dem Arbeitstoffpaar 
H2O/LiBr dient das Wasser und bei NH3/H2O das Ammoniak als Kältemittel. Generell 
muss beim Einsatz von Absorptionskältemaschinen auf das bereitzustellende Tem-
peraturniveau der Kaltwassererzeugung geachtet werden. Denn bei Absorptions-
kreisläufen mit H2O als Kältemittel lassen sich keine Kaltwassertemperaturen von 
unter 0°C (Gefrierpunkt bei Atmosphärendruck) erzeugen. Für solche Einsätze muss 
NH3 als Kältemittel benutzt werden, das Verdampfungstemperaturen bis zu  
-60°C ermöglicht [76]. 

Im Rahmen dieser Arbeit wird der Einsatz verschiedener Arbeitsstoffpaare nicht wei-
ter vertieft und untersucht werden. Auch der Einsatz des häufig benutzten Arbeitsmit-
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tels NH3/H2O ist für die weiteren Überlegungen nicht berücksichtigt worden. Dies ist 
dadurch begründet, dass, wie im weiteren Verlauf der Arbeit noch gezeigt, bei der 
dezentralen Energieerzeugung mittels Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen (vgl. Kapitel 5) 
Rücklauftemperaturen von ca. 85°C bei der direkten Kopplung eines Motor-
Blockheizkraftwerkes mit einer Absorptionskältemaschine nicht überschritten werden 
dürfen. Diese begrenzende Rücklauftemperatur kann jedoch nur durch Absorptions-
kältemaschinen mit dem Arbeitsstoffpaar H2O/LiBr eingehalten werden, da diese im 
Gegensatz zu Absorptionskältemaschinen mit dem Arbeitsstoffpaar NH3/H2O ein ge-
ringeres Antriebstemperaturniveau aufweisen [58]. Außerdem kommt den Kältema-
schinen mit dem Arbeitsstoffpaar H2O/LiBr zugute, dass diese großteils auf dem 
Markt für Klimatisierung und/oder der Beheizung von Gebäuden eingesetzt werden. 
Für diese Anwendungen ist ein Kaltwasserniveau unterhalb des Gefrierpunktes von 
Wasser nicht notwendig, siehe Kapitel 2.  

Zudem unterscheiden sich auch noch die Anforderungen an die Kältemaschinen, die 
mit dem Arbeitsstoffpaar NH3/H2O betrieben werden. Bei der Verwendung von NH3 in 
Absorptionskältemaschinen ist ein höherer apparatetechnischer Aufwand erforder-
lich, da es sich bei diesem Fluid um eine leicht flüchtige Komponente handelt, die 
sich im Sorptionsmittel H2O löst und daher im Anlagenkreislauf durch eine ein- oder 
mehrstufige Rektifikation getrennt werden muss [11]. Zusätzlich werden in dem 
Kreislauf bei den gewöhnlichen Antriebstemperaturen und den damit verbundenen 
Siedetemperaturen um die 100°C Siededrücke um die 40 bar erreicht, was ebenfalls 
zu einem erhöhten apparatetechnischen Aufwand führt. 

Da das Arbeitsstoffpaar H2O/LiBr ebenfalls Nachteile und Einschränkungen mit sich 
bringt, die den Absorptionsprozess einschränken, wird, wie im Folgenden noch ge-
zeigt, auch in Zukunft an neuen Stoffsystemen gearbeitet, um die Einschränkungen 
zu minimieren [3, 58, 86, 87]. Auch in der Vergangenheit wurden bereits verschiede-
ne Stoffsysteme geprüft [96]. 

Um den Einsatz von Absorptionskältemaschinen beurteilen und darstellen zu kön-
nen, wird das Arbeitsmittel im so genannten Lösungsfeld dargestellt. Dieses Lö-
sungsfeld stellt die Stoffdateneigenschaften des Stoffsystems in einem bestimmten 
Bereich der intensiven Zustandsgrößen dar. Somit lassen sich speziell für das Ar-
beitsmittel H2O/LiBr, wie in dieser Arbeit ausschließlich verwendet, die Stoffeigen-
schaften des Reinstoffes H2O, die unterschiedlichen Mischanteile der wässrigen Li-
thiumbromidlösung, aber auch die Kristallisationsgrenze3 aufzeigen. Die Darstellung 
dieser Lösungsfelder ist jedoch von der gewählten Auftragung abhängig. Oftmals 
wird in der Literatur [8, 17, 29, 45, 62, 85, 97] eine logarithmische Auftragung des 
Dampfdruckes über die inverse negative Siedetemperatur als so genannte Ra-
oult’sche Darstellung (ln p-(-1/T)-Diagramm) gewählt. Dabei können die einzelnen 
Dampfdruckkurven als Geraden einer Lösung mit gleicher Konzentration, allgemein 
als Isosteren bezeichnet, aufgetragen werden. Die Abweichung der Siedetemperatu-
ren der Lösung bei verschiedenen Konzentrationen variiert weniger als 0,2 K vom 

                                            
3 Kristallisationsgrenze bedeutet das Ausfallen eines Stoffes aus einer übersättigten Lösung. 
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Berechnungswert unter Verwendung einer Geradengleichung [29]. Die Geradenglei-
chung kann durch die Anpassung der Clausius-Clapeyron-Gleichung, wie in 
Formel (3.1) abgebildet und im Anhang A1 hergeleitet, auch für verschiedene Kon-
zentrationen der Lösung dargestellt werden [85]. Die Darstellung der Dampfdruck-
kurven von Wasser und der der Isosteren stellen sich somit als eine Schar von Ge-
raden in diesen Diagrammen dar.  
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⎝
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⋅

+
=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
TTR

xlr
p
p 11)(ln

00

-  (3.1)

Alternativ dazu wird häufig die Dühring’sche Darstellung gewählt, bei der die Tau-
punkttemperatur des Kältemittels TK über der Siedetemperatur der Salzlösung TL 
aufgetragen wird [8, 24]. Die Isosteren können dabei in Anlehnung an 
L.A. McNelly [60] durch die Geradengleichung der Gleichung (3.2) bestimmt werden. 

)()( xBTxAT LK +⋅=  (3.2)

Die Dühringkoeffizienten A(x) und B(x) sind von der Konzentration der Lösung ab-
hängig. Die Berechung dieser Koeffizienten erfolgt aus den Messungen und den sich 
daraus ergebenen Parametern von G. Feuerecker (1996) [29]. 

Zur Darstellung der im Folgenden diskutierten Kreisläufe wird ausschließlich die Düh-
ring’sche Darstellung gewählt. Dazu wird, wie in Abbildung 3.1 gezeigt, auf der Ab-
szisse die Siedetemperatur der Salzlösung und auf der Ordinate die Taupunkttempe-
ratur des Kältemittels aufgetragen. In dieser Darstellung besitzt die Dampfdruckkurve 
des Wassers definitionsgemäß eine Geradensteigung von 1 und geht somit vom Ur-
sprung als Winkelhalbierende durch das Lösungsfeld. Die Geraden rechts von der 
Dampfdruckkurve des Kältemittels geben die Dampfdruckkurven der Lösung mit ih-
ren verschiedenen Konzentrationen xSalz in Gew.-% (Gewichtsprozent) an. Im weite-
ren Verlauf der Arbeit wird die Dühring’sche Darstellung, die auch als Dühring-
Diagramm bezeichnet wird, um eine zweite Ordinate erweitert, diese zeigt den 
Dampfdruck des Kältemittels und somit den Dampfdruck über der Lösung [50]. 

Die Funktion des Absorptionsprozesses beruht auf der Grundlage der Siedepunkter-
höhung, d.h. die Lösung beginnt mit zunehmender Konzentration im Gegensatz zu 
Wasser bei konstantem Umgebungsdruck erst bei einer höheren Temperatur zu sie-
den. Aus Abbildung 3.1 wird die so genannte Siedepunkterhöhung des Sorptionsmit-
tels ersichtlich. So besitzt z. Bsp. der Wasserdampf bei einer siedenden Sorptions-
mittellösung von xSalz=66 Gew.-% und einer Siedetemperatur von 160°C eine Tau-
punkttemperatur von annähernd 90°C. 
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Abbildung 3.1:  Lösungsfeld von H2O/LiBr im Dühring-Diagramm 

Bei Temperaturen zwischen 50°C und 100°C und Dampfdrücken zwischen 6,1 mbar 
und 50 mbar der Lösung wird das Lösungsfeld durch die Kristallisationsgrenze be-
grenzt. Somit ergibt sich z. Bsp. bei einer Taupunkttemperatur von 10°C eine maxi-
mal mögliche Sättigung der Lösung von ca. xSalz=66 Gew.-%. Hingegen können bei 
Lösungstemperaturen von über 100°C auch Konzentrationen von über 70 % erreicht 
werden, ohne dass es zu einer Kristallisation kommt. 

3.2 Einstufiger Absorptionskreislauf 

Wie schon in Kapitel 2 erwähnt, wird die Absorptionskältemaschine im Gegensatz 
zur Kompressionskältemaschine hauptsächlich mit Wärme angetrieben. Die erforder-
liche Druckerhöhung zwischen dem Verdampfer- und dem Kondensatordruckniveau 
erfolgt durch eine mechanische Flüssigkeitsverdichtung der LiBr-Lösung, welche ein 
annähernd inkompressibles Fluid4 darstellt. Aufgrund der Druckerhöhung durch das 
inkompressible Fluid ist ein geringerer mechanischer Aufwand zum Antrieb der Ab-
sorptionskältemaschine erforderlich (∫ υ Flüssigkeit dp << ∫ υ Gas dp). 

3.2.1 Funktionsprinzip 

Ebenfalls wird, wie beim Kompressionskältekreislauf auch, das Kältemittel durch 
Wärmezufuhr im Verdampfer bei der Temperatur T0 verdampft. Die sich im Absorber 
befindende hygroskopische Salzlösung absorbiert den im Verdampfer entstandenen 
Wasserdampf. Die dabei im Absorber freiwerdende Absorberwärme Q̇A wird über 

                                            
4  Das inkompressible Fluid ist ein Stoffmodel, welches auf Flüssigkeiten mit relativen großen Druck-

änderungen von mehreren MPa und Temperaturänderungen von ΔT<20 K in guter Nährung zutrifft 
[11]. Dabei ist das spezifische Volumen υ=konst. und somit unabhängig von der Druck- und Tem-
peraturänderung. 



22 3 Grundlagen der Absorptionskältetechnik  

einen Kühlwasserkreislauf, wie in Abbildung 3.2 dargestellt, aufgenommen. Das 
Kühlwasser nimmt außerdem im weiteren Verlauf in Fließrichtung noch die Konden-
sationswärme Q̇K1 des Kältemittels aus dem Kondensator 1 auf. Beide freigesetzten 
Wärmen werden an die Umgebung bei annähernd gleichem Temperaturniveau T1, 
siehe Abbildung 3.3, abgeführt. 

Nach der Absorption des Wasserdampfes in der Salzlösung wird die Salzlösung über 
eine Flüssigkeitspumpe (Lösungspumpe 1) aus dem Absorber vom Verdampferdruck 
p0 auf den Kondensatordruck p1 angehoben. Dies führt für diese Kreislaufführung zu 
der Bezeichnung „Einstufigkeit, engl. Single-Effect“. 

einstufiger Kreislauf
Verdampfer

Kondensator 1 Generator 1

Absorber

Kaltwasser

Kühlwasser

Kühlwasser

Lösungswärme-
übertrager 1

Heizwasser

Lösungs-
pumpe 1

Drossel 1

Drossel 2

TK1

TATV

T1

=T0

T =T2G1

 
Abbildung 3.2:  Darstellung des einstufigen Absorptionskältekreislaufes als vereinfachtes 

Anlagenfließbild 

Die Salzlösung die, wie in Abbildung 3.3 dargestellt, in den Generator 1 gefördert 
wird, wird auch als schwache Lösung (kältemittelreiche Lösung) bezeichnet. Damit 
das im Sorptionsmittel gelöste Kältemittel auf dem Druckniveau p1 wieder in den Käl-
tekreislauf zum Kondensator 1 gelangt, muss vorher im Generator 1, auch Regene-
rator genannt, dieses regeneriert bzw. ausgetrieben werden. Diese Regeneration des 
Sorptionsmittels stellt einen Siedevorgang dar, bei dem allein das Kältemittel auf-
grund des bestehenden Siedepunktunterschiedes zwischen der Salzlösung und dem 
reinen Kältemittel verdampft, was in Kapitel 3.1 erläutert wurde. Dazu wird Antriebs-
wärme Q̇G1 auf höherem Temperaturniveau T2 in den Generator 1 eingekoppelt. So-
mit wird, wie in Abbildung 3.3 dargestellt, das Sorptionsmittel um den ausgetriebenen 
Wasseranteil verringert, was dazu führt, dass die Salzkonzentration ansteigt. Die 
Temperatur des Kältemittels entspricht beim Austreibevorgang der Temperatur der 
siedenden Lösung, welche einen überhitzten Zustand für den Kältemitteldampf ge-
genüber der eigenen Kondensationstemperatur TK1 im Kondensator 1 darstellt.  
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Der ausgetriebene Kältemitteldampfmassenstrom ṁK mit der Temperatur T2 gelangt 
anschließend in den Kondensator 1 und kondensiert vollständig bei seiner Taupunkt-
temperatur TK1. Dabei entspricht die Kondensationswärme Q̇K1 der sensiblen Wärme 
des Wasserdampfes von T2 nach TK1 durch dessen Überhitzung und der entspre-
chenden spezifischen latenten Wärmemenge r (Kondensations-/Verdampfungs-
wärme) beim Druck p1. 

Nach der Kondensation fließt das Kältemittel über die Drossel 1 (Entspannungsventil, 
EV1 oder auch einem U-Rohr) in den Verdampfer zurück. Bei der isenthalpen Ent-
spannung stellt sich die interne Verdampfertemperatur T0 ein. Auf diesem Tempera-
turniveau wird die Verdampferleistung Q̇V dieses Absorptionskreislaufes bereitge-
stellt. Durch Aufnahme von Wärmeenergie im Verdampfer wird das sich dort befin-
dende flüssige Kältemittel wieder verdampft, wodurch der Kältemittelkreislauf ge-
schlossen ist. 

 
Abbildung 3.3:  schematische Darstellung des einstufigen Absorptionskältekreislaufs im 

Lösungsfeld 

Die aufkonzentrierte Salzlösung im Generator 1, auch starke Lösung genannt (käl-
temittelarme Lösung), fließt durch einen Lösungswärmetauscher 1 (LWT1) unter  
Übertragung seiner Wärme an die niedriger konzentrierte Lösung zurück in den Ab-
sorber. Dadurch können die Wärmeverluste zueinander in diesen beiden Lösungs-
strömen verringert und der energetische Nutzen gesteigert werden, was in Kapi-
tel 3.2.3 und 3.2.4 noch näher erläutert wird. Dabei ist zu beachten, dass die Erhö-
hung der Salzkonzentration bei der Regeneration nur so groß ist, dass es bei Abküh-
lung der starken Lösung nicht zu einer Kristallisation am kalten Ende des Wärmetau-
schers kommt. Diese natürliche Kristallisationsgrenze, ersichtlich in Abbildung 3.1, 
stellt somit die maximale Ausgasungsbreite Δx nach Gleichung (3.3) der Salzlösung 
und den damit verbundenen maximal möglichen Temperaturhub zwischen der Wär-
meabgabe am Absorber / Kondensator 1 und der Wärmeaufnahme am Verdampfer 
dar. 
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schwachstark xxx -=Δ  (3.3)

Außerdem kann ein Verhältnis der Salzkonzentrationen zu den sich einstellenden 
Lösungsmassenströmen im Lösungskreislauf nach Gleichung (3.4) angegeben wer-
den. 
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Dabei wird die Ausgasungsbreite bei konstanter Einkopplung von Antriebswärme 
durch den so genannten spezifischen Lösungsumlauf f, der durch den eingestellten 
Förderstrom der Lösungspumpe ṁschwach festgelegt wird, bestimmt. Dieser spezifi-
sche Lösungsumlauf errechnet sich durch die Gleichung (3.5) und berücksichtigt, 
dass ṁstark um den Anteil des Kältemitteldampfmassenstromes ṁK kleiner ist als 
ṁschwach. Somit ergibt sich: 
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Um den Druckunterschied zwischen Generator und Absorber im Lösungskreis auf-
recht zu erhalten, ist eine weitere Drossel bzw. U-Rohr auf der starken Lösungsseite 
des Lösungskreises vorhanden. Somit ist auch der Lösungskreislauf wie der gesam-
te einstufige Absorptionskreislauf geschlossen. 

3.2.2 Endoreversibler Absorptionskreislauf 

Um die Effizienz des einstufigen Kreislaufes beurteilen zu können, wurde in Kapi-
tel 2.1 das Wärmeverhältnis, welches auch als COPAKM bezeichnet wird, eingeführt. 
Dieses kann über die grundlegenden thermodynamischen Funktionsabläufe im Ab-
sorptionskreislauf in einer ersten analytischen Abschätzung, ohne die vorhandenen 
Verlustmechanismen mit zu berücksichtigen, abgeschätzt werden. Dies wird in der 
Literatur wie von F. Ziegler (1997) [102], C. Schweigler (1999) [85], 
C. Kren (2008) [50] und P. Riesch (1991) [82] als endoreversibler Absorptionskreis-
lauf bezeichnet und dort auch ausführlicher als hier in diesem Kapitel dargestellt, dis-
kutiert. 

Zur Bestimmung der Kältezahl COPAKM,SE,endorev des reversiblen einstufigen Absorpti-
onskreislaufes müssen die internen Temperaturen T2, T1, und T0 innerhalb der ein-
zelnen Anlagenkomponenten betrachtet werden. Abgesehen von den Irreversibilitä-
ten in den Wärmetauschern wird eine reversible Prozessführung angenommen, wo-
durch sich das maximal mögliche Wärmeverhältnis im Absorptionskreislauf nach dem 
2. Hauptsatz der Thermodynamik beschreiben lässt. 
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Durch Bildung des Wärmeverhältnisses aus Gleichung (3.6) (vgl. Gleichung (2.4)) 
und unter Verwendung des 1. Hauptsatzes kann schließlich die Gleichung (3.7), die 
sich auf die internen Temperaturen des Absorptionsprozesses bezieht, aufgestellt 
werden. 
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Aus der Gleichung (3.7) wird deutlich, dass der COPAKM,SE,endorev sich durch das Ver-
hältnis der Temperaturdifferenzen von ΔTSchub und ΔTHub verändern lässt. Diese Ab-
hängigkeit wird in Abbildung 3.4 gezeigt. 

 
Abbildung 3.4:  Darstellung des Wärmeverhältnisses von Hub- und Schubverhältnis im 

Lösungsfeld 

Aus der Abbildung 3.4 wird sofort ersichtlich, dass eine unabhängige Veränderung 
der beiden Temperaturdifferenzen durch die Abhängigkeiten des geschlossenen Ab-
sorptionsprozesses voneinander nicht möglich ist. So wird z. Bsp. durch eine Erhö-
hung des Hubes bei der Wärmeabfuhr von T1,1 zu T1,2, die hilfreich wäre, um das 
Abwärmetemperaturniveau bei der Rückkühlung zu erhöhen, um somit Wärmetau-
scherfläche am Kühlturm einzusparen, der Schub gleichzeitig mit verändert. Da die 
interne Temperatur des Absorbers von Position 1 auf Position 2 verändert wird, muss 
sich die interne Temperatur im Generator ebenfalls von Position 1 auf Position 2 ver-
ändern, damit die Konzentration zwischen den Ein- und Austritten der Apparate auf 
den gleichen Isosteren liegt. Außerdem muss berücksichtigt werden, dass der Kon-
densatordruck bei der internen Temperatur T1,2 nicht mit dem Druck des Generators 
bei der Temperatur T2,2 übereinstimmt. Da es sich um einen geschlossenen Kreislauf 
handelt, muss sich die Temperatur des Generators 1 auf T2,3 erhöhen, bis diese bei 
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der gleichen Konzentration am Absorber auch denselben Druck im Kondensator er-
reicht hat. 

Somit besteht immer eine Abhängigkeit zwischen Temperaturhub und -schub, die 
durch die Steigung der Isosteren miteinander verknüpft ist. Deshalb kann, wie in 
Gleichung (3.8) dargestellt, der endoreversible COPAKM,SE,endorev auch aus dem Ver-
hältnis der umgesetzten Wärmeleistungen im Gleichgewichtszustand beschrieben 
werden. 
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Hierbei wird ausschließlich zur Bestimmung des Wärmeverhältnisses der Leistungs-
umsatz im Verdampfer und Generator von Verdampfungs- bzw. Kondensationswär-
me r und der Lösungswärme l, die im Generator 1 auftritt, berücksichtigt. Die Lö-
sungswärme, die im Vergleich zur Verdampfungswärme geringer ist, ist, wie auch 
schon in Gleichung (3.1) beschrieben, abhängig von der Konzentration der Lösung, 
die mit zunehmender Lösungskonzentration ansteigt. Im relevanten Konzentrations-
bereich, der für Absorptionskreisläufe bei Lösungskonzentrationen zwischen  
45 Gew.-% und 60 Gew.-% liegt, beträgt die Lösungswärme zwischen 4 % und 16 % 
abhängig von der Verdampfungswärme des Kältemittels [85]. Deshalb kommt es bei 
einer Erhöhung des Temperaturhubs, was zu einem Anstieg der Lösungskonzentra-
tionen im Generator 1 führt, auch zu einer Vergrößerung der Lösungswärme und 
somit zu einer Verkleinerung des erreichbaren Wärmeverhältnisses nach 
Gleichung (3.8), was in erster Näherung als vernachlässigbar angesehen werden 
kann [29, 90]. 

Somit führt die Diskussion über die Vergrößerung des Temperaturhubs nicht zu einer 
Veränderung des endoreversiblen Wärmeverhältnisses. Die Auswirkungen auf das 
erreichbare Wärmeverhältnis bei einer Vergrößerung des Temperaturhubes sind für 
den Absorptionsprozess somit vernachlässigbar. Die Erhöhung des Temperaturhu-
bes wird außerdem allein durch die Kristallisationsgrenze und die Erstarrungstempe-
ratur des Wassers beschränkt. 

3.2.3 Realer Absorptionskreislauf 

Bei einem realen Absorptionskreislauf treten, anders als im vorherigen Kapitel 3.2.2 
der endoreversiblen Kreislaufführung beschrieben, nicht nur Irreversibilitäten bei der 
Wärmeübertragung zu den externen Versorgungskreisen von Kühl-, Kalt und Warm-
wasser auf, sondern auch Verlustmechanismen in der internen Prozessführung. Dar-
unter sind nicht allein Verluste wie Reibungsverluste der Lösungspumpe und Druck-
verluste in den Rohrleitungen zu verstehen, sondern vor allem auch Irreversibilitäten, 
die durch die Wärmeübertragung im internen Kreislauf hervorgerufen werden. Diese 
Verlustmechanismen können, wie im Folgenden gezeigt wird, in den Lösungsmittel- 
und Kältemittelkreislauf unterteilt werden. Unter Berücksichtigung der Verlustmecha-
nismen verringert sich der erreichbare Wert des Wärmeverhältnisses einer realen 
Absorptionskältemaschine gegenüber dem endoreversiblen Wärmeverhältnis  
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COPAKM,SE,endorev > COPAKM,SE. Auf eine detaillierte Beschreibung der Verlustmecha-
nismen wird im Rahmen dieser Arbeit verzichtet [45, 82, 85, 101]. 

Lösungsmittelkreislauf 

Der Lösungsmittelkreislauf mit seiner zirkulierenden Lösung zwischen Absorber und 
Generator 1 spielt eine entscheidende Rolle für das erreichbare Wärmeverhältnis 
eines Absorptionskreislaufes, siehe Abbildung 3.5. Die Lösung, die aus dem Absor-
ber austritt, muss bis zu ihrem Gleichgewichtszustand (Siedezustand) im Generator 1 
sensibel vorgewärmt werden. In dem Grenzfall eines unendlich großen spezifischen 
Lösungsmittelumlauf von fschwach =∞ entspricht dies der Gleichgewichtstemperatur im 
Generator 1, dementsprechend fallen die Ein- und Austrittstemperatur am Genera-
tor 1 zusammen und die Lösung kann im Idealfall durch einen idealen Lösungswär-
metauscher, d.h. mit einer unendlich großen Wärmeübertragerfläche, von der Aus-
tritts- auf die Eintrittstemperatur am Generator 1 erwärmt werden. In diesem Grenz-
fall geht die Ausgasungsbreite der Lösung auf Δx = 0 zurück. 

 
Abbildung 3.5:  schematische Darstellung des einstufigen Absorptionskältekreislaufes bei 

Variation der Ausgasungsbreite im Lösungsfeld 

Durch einen endlichen spezifischen Lösungsmittelumlauf wird jedoch eine Ausga-
sungsbreite von Δx > 0 im Generator erreicht. Wie in Kapitel 3.2.1 schon beschrieben 
wurde, ist der Lösungsmittelmassenstrom der starken Lösung ṁstark um den ausge-
triebenen Wasseranteil ṁK in der schwachen Lösung ṁschwach nach Gleichung (3.9) 
verringert. 

Kschwachstark mmm &&& −=  (3.9)

Durch den Unterschied des Wasseranteils zwischen dem schwachen und dem star-
ken Lösungsmittelmassenstrom unterscheiden sich diese voneinander. Der starke 
Lösungsmittelmassenstrom weißt gegen über dem schwachen Lösungsmittelmas-
senstrom eine geringere mittlere spezifische Wärmekapazität auf, da die Wärmeka-
pazität durch den niedrigeren Wasseranteil in der Lösung geringer ist. Somit ergibt 
sich ein Unterschied in den Kapazitätsmassenströmen von Ẇschwach und Ẇstark der 
schwachen und starken Lösung (vgl. VDI-Wärmeatlas (2002) [93]), die das Produkt 
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aus Massenstrom und mittlerer spezifischer Wärmekapazität darstellen, was in Glei-
chung (3.10) beschrieben ist [7, 45, 82, 85]. 

Die Lösung muss im Lösungskreislauf zwischen der Austrittstemperatur am Absorber 
und der Austrittstemperatur am Generator 1, wie in Abbildung 3.5 gezeigt, unter Be-
rücksichtigung der unterschiedlichen Kapazitätsmassenströme sensibel erwärmt 
werden. Diese sensible Erwärmung verringert, wie in Kapitel 3.2.4 noch gezeigt wird, 
das erreichbare Wärmeverhältnis. 

)()( ,,11 ausAausGstarkschwach
sensibel

GA TTWWQ −⋅−=→
&&&  (3.11)

Aus Gleichung (3.11) ist zu erkennen, dass die Wärmeleistung zur Erwärmung der 
Lösung abhängig von der Temperaturdifferenz ist (vgl. Abbildung 3.5), die auch als 
„thermische Länge“ Lth bezeichnet wird [82]. Dabei besteht nicht nur alleine eine Ab-
hängigkeit vom Temperaturschub zwischen Absorber und Generator 1, sondern auch 
von der Ausgasungsbreite, die mit dem spezifischen Lösungsmittelumlauf skaliert. 
Aufgrund des geschlossenen Lösungsmittelkreislaufes kann die sensible Erwärmung 
der Lösung auch durch die Erwärmung des Kältemittels im Lösungsmittelkreis zwi-
schen den beiden Zustandspunkten nach Gleichung (3.12) beschrieben werden. 

thK,pmK
sensibel

GA LcmQ ⋅⋅=→
&&

1  (3.12)

Um den Anteil an sensibler Wärme im Generator 1 zu vermindern, wird ein Lösungs-
wärmetauscher eingesetzt. Der LWT1 überträgt die Wärmeenergie der starken Lö-
sung auf die schwache Lösung. Unter der vorher getroffenen Annahme, dass es sich 
bei dem LWT1 um einen idealen Wärmeübertrager handelt, d.h. dass die Größe in 
der Wärmeübertragerfläche unbegrenzt ist, kann zwar die starke Lösung maximal bis 
zur Temperatur TA,aus abgekühlt, jedoch die schwache Lösung nicht bis zur Tempera-
tur TG1,aus erwärmt werden. Dies wird durch das Missverhältnis Q̇Mismatch der beiden 
Kapazitätsmassenströme, engl. „Mismatch“, hervorgerufen (vgl. Abbildung 3.6)  
[45, 82]. 

schwach,pmschwachstark,pmstark cmcm ⋅<⋅ &&   ↔  schwachstark WW && <        0Δ >∀ x  (3.10)
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Abbildung 3.6:  Darstellung der Zustandspunkte des Lösungsmittelkreislaufes einer einstu-

figen Absorptionskälteanlage in einem Q̇-T-Diagramm 

Aus dem Q̇-T-Diagramm ist ersichtlich, dass der Mismatch vom Wert der Ausga-
sungsbreite Δx abhängig ist. Je geringer diese ist, umso kleiner wird die Differenz 
zwischen den beiden Wärmekapazitätsströmen, wodurch sich die Geradensteigung 
der starken Ẇstark und der der schwachen Ẇschwachen Lösung angleicht. Bei einem the-
oretischen Wert von Δx = 0, wobei der spezifische Lösungsumlauf fschwach =∞ ist, gibt 
es keinen Unterschied in den Wärmekapazitätsströmen, was in Abbildung 3.5 darge-
stellt ist. In diesem Fall könnte mit einem idealen Wärmetauscher die komplette 
Wärmeleistung im Lösungskreis zwischen starker und schwacher Lösung übertragen 
werden. 

Da der Lösungswärmetauscher eine begrenzte Wärmetauscherfläche mit ALWT1 <∞ 
aufweist, handelt es sich hierbei um keinen idealen Wärmetauscher, deshalb wird die 
starke Lösung nur bis zu der Auskühltemperatur von TA,aus < TLWT1,stark,aus abgekühlt. 
Somit ergibt sich die maximal zu übertragene Wärmeleistung im Lösungswärmetau-
scher nach Gleichung (3.13), die wie der Wärmeverlust des Missmatches vom Lö-
sungsumlauf abhängig ist (vgl. Gleichung (3.5)). 

thstarkpmschwachKthstarkpmstarkausAausGstark
A
LWT LcfmLcmTTWQ ⋅⋅−⋅=⋅⋅≈−⋅=∞=

,,,,1max,1 )1()( &&&&  (3.13)



30 3 Grundlagen der Absorptionskältetechnik  

Um die erreichte Wärmeübertragung quantifizieren zu können, wird ein Wirkungs-
grad für die Wärmeübertragung im Lösungswärmetauscher als Wärmetauscherwir-
kungsgrad nach Gleichungen (3.14) eingeführt [7, 35, 45, 82, 85]. 
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Somit wird deutlich, dass durch die Größe der Wärmetauscherfläche des Lösungs-
wärmetauschers bei einem bestimmten Lösungsmittelumlauf die Wärmerückgewin-
nung zwischen der schwachen und starken Lösung beeinflusst wird, was somit auch 
Folgen für das erreichbare Wärmeverhältnis des Absorptionskreislaufes hat. Durch 
Verkleinerung der Lösungswärmetauscherfläche wird das Wärmeverhältnis des Ab-
sorptionskreislaufes verringert, gleichzeitig erhöht sich die Eintrittstemperatur der 
starken Lösung in den Absorber, was einen Anstieg der benötigten Wärmetauscher-
fläche zur Folge hat. Dies ist jedoch nicht ursächlich für die Verringerung des Wär-
meverhältnisses, sondern ausschlaggebend ist die zusätzlich benötigte Antriebs-
wärme, um die eintretende schwache Lösung in den Generator 1 auf Siedetempera-
tur zu erwärmen. Dadurch sinkt der Anteil der Antriebswärme, der zur Erzeugung von 
Kältemitteldampf und somit Kälteleistung durch Sieden der Lösung verwendet wird, 
was noch in Kapitel 3.2.7 beschrieben wird. 

Kältemittelkreislauf 

In einem realen Absorptionskreislauf treten neben den Verlustmechanismen im Lö-
sungskreislauf auch zusätzlich Irreversibilitäten im Kältemittelkreislauf infolge der 
Prozessführung des Kältemittels auf [29]. 

i. sensible Abkühlung des überhitzten Kältemitteldampfes im Kondensa-
tor 1 kommend vom Generator 1: )( 1111 KGK

sensibel
KG hhmQ ′′−′′⋅=→

&&  

ii. Drosselverlust des Kältemittels vom Kondensator 1 in den Verdampfer 

iii. sensible Erwärmung des unterkühlten Kältemitteldampfes im Absorber 
kommend vom Verdampfer: )( AVK

sensibel
AV hhmQ ′′−′′⋅=→

&&  

Die Nutzung der sensiblen Abkühlung und Erwärmung des Kältemitteldampfes in den 
Punkten i. und iii. würde einen großen technischen Aufwand zur Folge haben und 
zudem aufgrund des geringen spezifischen Energieinhalts nur zu einem geringen 
Nutzen führen [45]. Deshalb wird eine Nutzung der sensiblen Wärmen im Absorpti-
onskreislauf zur Minimierung dieser Irreversibilitäten nicht weiter berücksichtigt, da 
diese nur eine geringe Beeinflussung mit sich bringen [29]. 

Ausschließlich der Drosselverlust des Kältemittels im Punkt ii. wird im Folgenden be-
trachtet. Durch die Entspannung über die Drossel 1 vom Druck p1 auf den Druck p0 
(vgl. Abbildung 3.2) des verflüssigten Kältemittels vom Kondensator 1 in den Ver-
dampfer, die isenthalp verläuft, wird ein Teil des Kältemittels durch die Entspannung 
verdampft. Dieses verdampfte Kältemittel nach Gleichung (3.15) vermindert die er-
reichbare Kälteleistung am Verdampfer und erhöht gleichzeitig die Abwärmeleistung 
am Absorber durch dessen Absorption. 
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)()()( ,0111 VKKpmKVKDrossel TTcmpHpHQ −⋅⋅=′−′= &&  (3.15)

Grund ist die Überhitzung des Kältemittels nach der Entspannung aus dem Konden-
sator im Verdampfer. Um den Gleichgewichtszustand im Verdampfer zu erreichen, 
wird die Überhitzung durch die Verdampfung eines Teils des Kältemittels reduziert. 

3.2.4 Berechnung des realen einstufigen Absorptionskreislaufes 

Die Berechnung des realen einstufigen Absorptionskreislaufes erfolgt, wie in  
Abbildung 3.2 gezeigt, durch die energetische Bilanzierung der einzelnen Kompo-
nenten des Absorptionskreislaufes, indem die Energie-, Massen- und Salzbilanzen 
aufgestellt werden. Diese aufgestellten Bilanzen werden unter Verwendung eines 
Gleichungssystemlösers im Folgenden gelöst, wodurch die verschiedenen Zu-
standspunkte in den Komponenten und übertragenen Leistungen an den Komponen-
ten berechnet werden können [35]. Diese einstufige Absorptionskälteanlage mit einer 
vorgegebenen Kälteleistung von 100 kW und den typischen Standardtemperaturen 
nach Kapitel 2.2 dient im weiteren Verlauf dieser Arbeit als eine Referenz-
/Beispielanlage, die die Grundlage für alle in dieser Arbeit simulierten Absorptions-
kreisläufe bildet. Die Ergebnisse der einstufigen Kreislaufrechnung sind in An-
hang A2 aufgeführt.  

Für den Einsatz eines solchen einstufigen Absorptionskreislaufes in einem Kältean-
lagensystem zur Energieversorgung mittels einer Kraft-Wärme-Kopplung, wie es 
noch in Kapitel 5 diskutiert wird, ist das Teillastverhalten von Absorptionskälteanla-
gen ein wichtiges Kriterium. Dabei hat sich in der Praxis herausgestellt, dass Absorp-
tionskälteanlagen in Teillastzuständen von bis zu 10 % zu betreiben sind [40]. Bis 
etwa 20 % der maximalen Kälteleistung lässt sich der Absorptionsprozess auch ohne 
nennenswerte Verluste im Wärmeverhältnis betreiben [98]. In Abbildung 3.7 ist das 
Teillastverhalten der einstufigen Referenzanlage aus Anhang A2 von 100 % bis ca. 
10 % Kälteleistung dargestellt. Die Teillastzustände der Kälteleistung werden da-
durch erreicht, dass die Wärmeeinkopplung in den Generator 1 reduziert wird [62]. 
Dazu wurde die einstufige Referenzanlage mit den gleichen Wärmetauscherflächen 
sowie Wärmedurchgangskoeffizienten für die vier Komponenten (Verdampfer, Ab-
sorber, Kondensator 1, Generator 1) und den Randbedingungen der externen Kreise, 
jedoch einmal mit und ohne einen Lösungswärmetauscher, simuliert. 
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Abbildung 3.7:  Teillastverhalten einer einstufigen Absorptionskältemaschine 

Der sich einstellende COPAKM,SE in Abhängigkeit der Kälteleistung einer realen ein-
stufigen Absorptionskälteanlage ist, im Vergleich zum endoreversiblen Wärmever-
hältnis COPAKM,SE,endorev (vgl. Gleichung (3.8)), um die Verlustterme des Drosselver-
lustes im Kältemittelkreislauf und denen im Lösungskreislauf, wie in Gleichung (3.16) 
dargestellt, aus Kapitel 3.2.3 zu erweitern. 
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Der Verlustterm bei der zugeführten Wärmeleistung im Generator 1, bezeichnet als 
irreversibler Wärmeanteil irrev

GQ 1
& , besteht aus der sensiblen Vorerwärmung der Lö-

sung, die durch die begrenzende Wärmetauscherfläche Verlust
LWTQ 1
&  nach Gleichung (3.17) 

und der vom Mismatch 1,LWTMismatchQ&  nach Gleichung (3.18) abhängig ist. 

Verlust
LWTQ 1
&        thstarkpmschwachKLWT

A
LWTLWT LcfmQ ⋅⋅−⋅⋅−=⋅−= ∞=

,1max,11 )1()1()1( && ηη  (3.17)

1LWT,MismatchQ& )( max,,,1,1, ausschwachLWTausGKpmK TTcm −⋅⋅= &  (3.18)

Unter Berücksichtigung der vorangegangenen Gleichungen (3.13), (3.15), (3.17) und 
(3.18) kann das Wärmeverhältnis durch die folgende Gleichung (3.19) beschrieben 
werden. 
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(3.19)

Aus der Gleichung (3.19) ist erkennbar, dass der Verlauf des Wärmeverhältnisses in 
Teillastzuständen von mehreren Faktoren abhängig ist. Dominiert wird das Verhalten 
der Kälteleistung jedoch durch den Lösungswärmetauscherverlust Verlust

LWTQ 1
& . Da in Ab-

sorptionskältemaschinen der Lösungsmittelmassenstrom konstant ist, wird bei einer 
Verringerung der Kälteleistung in Teillast, d.h. der Kältemittelmassenstrom ṁK sinkt, 
der spezifische Lösungsmittelumlauf fschwach der schwachen Lösung erhöht. Da der 
Lösungswärmetauscherverlust bei steigendem spezifischem Lösungsumlauf hyper-
bolisch zunimmt, ergibt sich eine rapide Abnahme des Wärmeverhältnisses in Teillast 
bei geringen spezifischen Lösungsumläufen. Bei einer Unterschreitung der Kältelast 
von ca. 20 % steigt der Umlauf sehr schnell an, wodurch es zu einer Dominanz des 
irreversiblen Wärmeanteils im Lösungsmittelkreislauf am Generator 1 kommt. Dies 
führt dazu, dass der COPAKM,SE des einstufigen Kreislaufs vom Volllastpunkt bei ei-
nem Teillastzustand von etwa 20 % auf COPSE,~20%=0,71 zurückgeht. Folglich kommt 
es, wie in Abbildung 3.7 gezeigt, bei einer Reduzierung der Kälteleistung von unter 
20 % der Volllastkälteleistung zu einem deutlichen Abfall des Wärmeverhältnisses 
(vgl. Abbildung 3.7). In dem Bereich oberhalb von 20 % der Volllastkälteleistung 
bleibt das Wärmeverhältnis annähernd konstant. 

Vor allem wird der Einfluss des Anteils (1-ηLWT1) des Lösungswärmetauscherwir-
kungsgrades erkennbar, wenn kein Lösungswärmetauscher im Lösungsmittelkreis-
lauf eingesetzt wird. Dort wird bei der Betrachtung des selbigen Absorptionskreislau-
fes unter Berücksichtigung der gleichen Randbedingungen, jedoch ohne Einsatz ei-
nes Lösungswärmetauschers, nur maximal ca. 80 % der Kälteleistung erreicht. In 
diesem Fall ergibt sich für ηLWT1=0 (vgl. Gleichung (3.20)) aus der vorherigen Glei-
chung (3.19) der Lösungswärmetauscherverlustterm Verlust

LWTQ 1
&  zum maximalen Verlust-

term Verlust
max,LWTQ 1

& . Somit führt der hyperbolische Anstieg des spezifischen Lösungsum-
laufs fschwach ungemindert zu einer direkten Verringerung des Wärmeverhältnisses. 
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(3.20)

In diesem Fall, d.h. bei fehlender Wärmerückgewinnung durch den Lösungswärme-
tauscher, wird der irreversible Wärmeanteil zur sensiblen Vorerwärmung der Lösung 
durch die Antriebswärme maximiert. Diese führt ebenfalls zu einer besonders starken 
Beeinflussung im Teillastverhalten des Absorptionskreislaufes, wo das Wärmever-
hältnis sich schneller verringert und nicht über einen Bereich des Teillastzustandes 
annähernd konstant bleibt. 

3.2.5 Bestimmung der Kälteleistung mittels der Charakteristischen Gleichung 

Die Kälteleistung einer Absorptionsmaschine kann unter Berücksichtigung der trei-
benden Temperaturdifferenzen an den vier Hauptkomponenten im Absorber, Gene-
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rator, Kondensator und Verdampfer analytisch abgeschätzt werden. Dies wurde 
schon in verschiedenen Arbeiten von P. Riesch (1991) [82], C. Schwei-
gler (1999) [85] und F. Ziegler (1997) [102] ausführlich beschrieben und hergeleitet. 

Diese Methode basiert auf der so genannten total treibenden Temperaturdifferenz 
ΔTtotal, bei der die übertragenen Leistungen an den einzelnen Hauptkomponenten 
zwischen den internen Temperaturen in den Komponenten und den externen Tem-
peraturen in den angeschlossenen Wasserkreisen als Summe der einzelnen treiben-
den Temperaturdifferenzen 

i
Tt −  nach Gleichung (3.21) betrachtet werden. Gleich-

zeitig wird angenommen, dass die Ausgasung im Absorber und Generator 1 zu ver-
nachlässigen ist, d.h. dass die mittleren Temperaturen im Absorber und Generator 1 
auf derselben Isostere liegen und somit denselben Steigungsfaktor R aufweisen. Zur 
Berücksichtigung der gegenseitigen Abhängigkeit der internen Temperaturen muss  
ebenfalls der Steigungsfaktor mit R=1 zwischen Kondensator 1 und Verdampfer be-
rücksichtigt werden. 

[ ]AGKVTotal TttTRTttTT )()()()(Δ 11 −+−⋅+−+−=  (3.21)

Durch Berücksichtigung der übertragenen Wärmeleistungen an den einzelnen 
Hauptkomponenten nach Gleichung (3.22) kann ΔTtotal in Gleichung (3.23) umformu-
liert werden. 
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Da der Massenstrom in den externen Wasserkreisen, aber auch im Lösungsmittel-
kreislauf begrenzt ist und somit die Wärmeübertragung nicht von einer konstanten 
auf eine andere konstante Temperatur erfolgt, wird ein Korrekturfaktor LA

iz  an den 
jeweiligen Hauptkomponenten zur Berücksichtigung der Wärmeübertragung einge-
führt, der die arithmetische Temperaturdifferenz in eine logarithmische Temperatur-
differenz überführt. Somit ergibt sich die Gleichung (3.24), die unter Verwendung der 
Wärmeverhältnisse ηi die Kälteleistung in Abhängigkeit der total treibenden Tempera-
turdifferenz ΔTtotal formulieren lässt. Diese stellt die charakteristische Gleichung in 
ihrer Grundform dar. 
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Wie zu Beginn der Herleitung erwähnt, wurde angenommen, dass die mittleren 
Gleichgewichtstemperaturen in Absorber und Generator 1 auf derselben Isostere 
liegen. Da jedoch aufgrund der Ausgasungsbreite die Isosterensteigungen unter-
schiedlich sind, muss die Abweichung der mittleren Isosterensteigung des Absorbers 
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und Generators 1 )()( 111 AGGG RTRT >  als ein Korrekturfaktor mit berücksichtigt wer-
den. Um diese Abweichung zu bewerten, wird der Korrekturfaktor X nach 
Gleichung (3.25) eingeführt. Dieser stellt die Differenz aus der mittleren Gleichge-
wichtstemperatur im Generator 1 TG1(RG1) und der Konzentration der mittleren 
Gleichgewichtstemperatur des Absorbers auf dem Druckniveau des Generators 1 
TG1(RA) dar. Somit ergibt sich aus Gleichung (3.24) die erweiterte charakteristische 
Gleichung (3.25) unter Berücksichtigung des Korrekturfaktors der Ausgasungsbreite. 
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3.2.6 Methoden zur optimierten Flächenauslegung von einstufigen Absorpti-
onskälteanlagen 

Im vorherigen Kapitel wurde beschrieben, wie unter Verwendung der charakteristi-
schen Gleichung die erreichbare Kälteleistung einer Absorptionskälteanlage analy-
tisch abgeschätzt werden kann. Um eine in der Planung befindliche Absorptionskäl-
teanlage für einen Anwendungsfall auf die vorgegebenen Temperaturspreizungen 
der externen Kreisläufe dimensionieren und wirtschaftlich auslegen zu können, d.h. 
bei vorgegebener Antriebswärme die erzeugbare Kälteleistung zu maximieren und 
gleichzeitig die in allen Komponenten benötigte Wärmetauscherfläche zu minimieren, 
bedarf es der Lösung dieses Optimierungsproblems. Denn der wirtschaftliche Einsatz 
von Absorptionskälteanlagen ist von den zu erwarteten Investitionskosten abhängig, 
die u.a. mit der benötigten Wärmetauschergesamtfläche skalieren. 

Wie in der Arbeit von C. Wuschig (2008) [99], die im Rahmen dieses Projekts betreut 
wurde, gezeigt werden konnte, sind die drei folgenden aufgeführten Optimierungs-
methoden auf das aufzustellende Gleichungssystems des Absorptionsprozesses, wie 
in Kapitel 3.2.4 beschrieben, anwendbar. Dabei können diese Optimierungsmetho-
den nicht nur, wie in diesem Kapitel 3.2 gezeigt, auf den einstufigen Absorptionspro-
zess angewandt werden, sondern auch auf mehrstufige Absorptionsprozesse, wie in 
Kapitel 4.2 dargestellt. 

i. Wurzelkriterium nach Charakteristischer Gleichung 

ii. Wurzelkriterium nach Variation von Druck und Konzentration 

iii. numerische Optimierung 

Die drei aufgeführten Lösungsmethoden unterscheiden sich jedoch in ihrer Art, das 
entsprechende für den Absorptionsprozess aufgestellte Gleichungssystem zu lösen. 
Bei den beiden ersten Lösungsmethoden handelt es sich um analytische Ansätze, 
die als Nebenbedingungen zur Lösung des Gleichungssystems mittels eines Interra-
tionsverfahrens eingesetzt werden. Bei den analytischen Ansätzen ist jedoch zu be-
achten, dass der Lösungswärmetauscher nicht als eine eigene Komponente des Ab-
sorptionskreislaufes berechnet wird und somit einen nicht definierten Freiheitsgrad 
darstellt. Deshalb muss bei den analytischen Lösungsmethoden die Wärmeübertra-
gerfläche des Lösungswärmetauschers vorgegeben werden. Lediglich die letzte ge-
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nannte Lösungsmethode, welche auf einer numerischen Optimierung basiert, kann 
durch die angewanden Berechnungsalgorithmen eine Optimierung aller Wärmetau-
scherflächen in den Komponenten und somit auch der des Lösungswärmetauschers 
bestimmen. 

Wurzelkriterium nach Charakteristischer Gleichung 

Wie in Gleichung (3.26) dargestellt, wird ein Minimum in der Wärmetauschergesamt-
fläche aller Hauptkomponenten eines Absorptionsprozesses gesucht [82]. 
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Um die Wärmetauscherflächen der Hauptkomponenten in ein Verhältnis zueinander 
zu bringen, wird die erweiterte charakteristische Gleichung (3.25) als Nebenbedin-
gung in einen Lösungsansatz nach der Lagrange-Multiplikatorregel mit dem Optimie-
rungskriterium aus Gleichung (3.26) eingesetzt. Somit ergibt sich die Glei-
chung (3.27), welche als eine Hilfsfunktion zur Lösung des Optimierungsproblems 
dient. 
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Zur Bestimmung der minimalen Wärmetauscherflächen wird die Hilfsfunktion partiell 
abgeleitet und jeweils zu null gesetzt.  
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Bei der Ableitung der Nebenbedingungen ∂L/∂λ=0 wird jedoch die Vereinfachung 
getroffen, dass die Nebenbedingung allein von der Wärmetauscherfläche der einzel-
nen Komponenten abhängen und die Änderung der Faktoren Ri, ηi, ki und zi aufgrund 
der geringfügigen Veränderung der Flächenverteilung vernachlässigt werden kann 
[85]. Somit ergeben sich fünf Gleichungen mit ebenso vielen Unbekannten (vgl. Glei-
chung (3.29)). 
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Somit ergibt sich die benötigte Wärmetauschergesamtfläche für alle Hauptkompo-
nenten als Gleichung (3.30). 
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Zur Berechnung des Flächenoptimums kann auch ein Flächenverhältnis zwischen 
zwei Hauptkomponenten aus Gleichung (3.31) formuliert werden. Dieses Flächen-
verhältnis wird auch oftmals als das Wurzelkriterium bezeichnet. 
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Wurzelkriterium nach Variation von Druck und Konzentration 

Bei diesem Ansatz, in der Arbeit von C. Kren (2008) [50] beschrieben, wird die Ände-
rung der Sättigungstemperatur jeweils zwischen zwei Komponenten über eine analy-
tische Beziehung hergestellt. Die Verknüpfung zweier Komponenten erfolgt entweder 
über eine Verbindung des Drucks oder der Konzentration. Somit führt eine Variation 
dieser Größen zu einer Veränderung der Sättigungstemperaturen in den miteinander 
verknüpften Komponenten. Wie in Abbildung 3.8 dargestellt, stehen bei der Druckva-
riation Absorber und Verdampfer sowie Generator 1 und Kondensator 1 und bei der 
Konzentrationsvariation Absorber und Generator 1 in Verbindung. 

 
Abbildung 3.8:  Darstellung der Optimierungsmethode durch Variation von Druck und Kon-

zentration; (links): Verhältnis der Steigungen zweier Komponenten auf glei-
chem Druckniveau → Druckvariation von Absorber und Verdampfer; 
(rechts): Verhältnis der Steigungen zweier Komponenten gleicher Konzent-
ration → Konzentrationsvariation von Absorber und Generator 1 

Wie in Gleichung (3.32) dargestellt, wird ein Minimum in der Summe der Wärmetau-
scherflächen von zwei Hauptkomponenten gesucht. Bei dieser Optimierungsmethode 
wird die Veränderung des Sättigungszustandes der Lösung bzw. des Kältemittels in 
Zusammenhang mit der übertragenen Leistung, die von der Wärmetauscherfläche 
abhängig ist, gebracht. 
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Die gegenseitige Beeinflussung der Sättigungstemperatur zweier Komponenten, die 
mit den Indizes i und j bezeichnet werden, können nach Ableitungen aus 
Gleichung (3.32) mit den Nebenbedingungen aus Gleichung (3.33) ergänzt werden. 
Die Nebenbedingungen ergeben sich aus der Betrachtung der thermodynamischen 
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Zustände der verschiedenen Komponentenbeziehungen zueinander im Lösungsfeld 
(vgl. Abbildung 3.8). 

Druckvariation: 
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Durch Einsetzen der Nebenbedingungen aus Gleichung (3.33) in Gleichung (3.32) 
und anschließendem Nachdifferenzieren ergibt sich die Gleichung (3.34). Die trei-
benden Temperaturdifferenzen stellen sich dort als ein Produkt aus externer und in-
terner Temperaturdifferenz an jeder Wärmetauscherfläche dar. 
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Die Produkte der treibenden Temperaturdifferenzen in Gleichung (3.34) können, wie 
in Gleichung (3.35) dargestellt, als eine geometrische Temperaturdifferenz zusam-
mengefasst werden. Die treibenden Temperaturdifferenzen igeoT ,Δ  und jgeoT ,Δ  stellen 
geometrische Temperaturdifferenz an den jeweiligen Wärmetauschern dar. Somit 
ergibt sich aus Gleichung (3.34) die Gleichung (3.36).  

ausiausieinieiniigeo TtTtT ,,,,,Δ −⋅−=   diese gilt für i und j (3.35)
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Um in der Herleitung wieder eine Abhängigkeit von der Wärmetauscherfläche der 
einzelnen Komponenten zu erreichen, bei der die logarithmisch treibende Tempera-
turdifferenz einzusetzen ist, wird der Korrekturfaktor LG

iz  nach Gleichung (3.37) ein-
geführt, der äquivalent, wie bei der Herleitung der charakteristischen Gleichung, die 
geometrische Temperaturdifferenz in eine logarithmische Temperaturdifferenz über-
führt. Somit ergibt sich Gleichung (3.38) unter Berücksichtigung des Korrekturfaktors. 
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Anschließend kann durch Einsetzen der Wärmeübertragungsgleichung die Abhän-
gigkeit der Wärmeübertragerflächen wieder in Gleichung (3.39) hergestellt werden. 
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Aus Gleichung (3.39) ergibt sich die Gleichung (3.40), die eine Ähnlichkeit mit der 
Herleitung des Wurzelkriteriums nach der charakteristischen Gleichung in Glei-
chung (3.31) aufweist. Ebenfalls wird bei dieser Beziehung zur Berechnung des Flä-
chenoptimums ein Flächenverhältnis bestimmt. 
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Numerische Optimierung 

Bei dieser Lösungsmethode können nicht nur Gleichungssysteme gelöst werden, die 
vollständig bestimmt sind, sondern auch Werteminimierungen durch Parametervariie-
rung bei unterbestimmten Gleichungssystemen gerechnet werden. Bei der numeri-
schen Optimierungsmethode werden die noch bestehenden Freiheitsgrade des Glei-
chungssystems, die frei wählbare Parameter darstellen, nicht durch einen analyti-
schen Ansatz in Beziehung gesetzt, sondern durch einen Berechnungsalgorithmus 
bestimmt, der ebenfalls einen frei wählbaren Parameter als eine Zielfunktion opti-
miert. Dieser Gleichungssystemlöser verwendet verschiedene Berechnungsalgorith-
men, die den Maximal- bzw. Minimalwert einer gesuchten Größe (Funktionswert), wie 
z. Bsp. die Wärmetauschergesamtfläche aller Komponenten des Gleichungssystems, 
bestimmen lässt. Dieses Vorgehen wird im Folgenden auch numerische Simulation 
eines Absorptionskreislaufes genannt. Bei dieser Optimierungsmethode stellt die 
gleichzeitige Flächenoptimierung aller Hauptkomponenten und des Lösungswärme-
tauschers kein Problem dar. Im Anhang A2 sind weitere Details zur Simulationsme-
thode für den einstufigen Absorptionskreislauf, der als Referenzprozess dient, aufge-
führt. Diese Optimierungsmethode wird auch für alle mehrstufigen Absorptionskälte-
maschinen in dieser Arbeit verwendet. Die für die unterschiedlichen Anlagenkreisläu-
fe erstellten Programme berücksichtigen keine Reibungsverlustmechanismen sowie 
Wärmeverluste von den Komponenten und Rohrleitungen zur Umgebung. Die Rei-
bungsverluste können deshalb vernachlässigt werden, da diese nur geringe Auswir-
kungen auf den Absorptionsprozess haben [50]. 

 



 

   

4 Optimierung und Auslegung von ein- und zwei-
stufigen Absorptionskältekreisläufen 

Im vorangegangenen Kapitel 3 dieser Arbeit wurde der grundlegende einstufige Ab-
sorptionsprozess vorgestellt und auf die thermodynamischen Vorgänge eingegan-
gen. Wie dort gezeigt werden konnte, wird das Wärmeverhältnis des Absorptionspro-
zesses nicht durch den Prozessverlauf beschränkt, sondern durch das Arbeitsstoff-
paar [101]. Um bei dem gleichen Arbeitstoffpaar trotzdem das Wärmeverhältnis erhö-
ren zu können, was die Wirtschaftlichkeit und somit die Realisierbarkeit von solchen 
Anlagensystemen beeinflusst, muss der einstufige Absorptionskreislauf zu einem 
mehrstufigen Absorptionskreislauf erweitert werden. Dazu wird in dieser Arbeit aus-
schließlich der zweistufige Absorptionskreislauf betrachtet, der die Grundlage für die 
folgenden Kapitel darstellt. Um eine optimale Auslegung und die Bestimmung des 
erreichbaren Wärmeverhältnisses vorhersagen zu können, werden die Methoden zur 
optimierten Auslegung des einstufigen Absorptionsprozess auf den zweistufigen Ab-
sorptionsprozess erweitert und die erreichten Ergebnisse miteinander verglichen, um 
Aussagen über die Genauigkeit der Methoden zu erhalten. 

4.1 Analyse der Berechnungsmethoden für den einstufigen Ab-
sorptionskreislauf 

Zur wirtschaftlichen Beurteilung des Absorptionsprozesses werden die benötigten 
Wärmetauscherflächen in den einzelnen Komponenten berechnet und aufsummiert, 
welches die so genannte Wärmetauschergesamtfläche ergibt und ins Verhältnis zur 
erzeugbaren Kälteleistung gesetzt. Dieses Verhältnis wird im Folgenden als spezifi-
sche Wärmetauschergesamtfläche Atot,spec. (m²/kW) bezeichnet und stellt ein wichti-
ges Optimierungskriterium für den wirtschaftlichen Einsatz von Absorptionskältema-
schinen, das gering sein sollte, dar. Im Folgenden werden die vorgestellten Berech-
nungsmethoden aus Kapitel 3.2.6 miteinander verglichen, um feststellen, ob diese 
unter Berücksichtigung ihrer Annahmen dieselben Ergebnisse erreichen. Außerdem 
wird im Weiteren untersucht, welchen Einfluss die Rückkühlung des Absorptions-
kreislaufes auf das erreichbare Wärmeverhältnis und die spezifische Wärmetaucher-
gesamtfläche hat. 

4.1.1 Vergleich der Optimierungsmethoden 

Zur Beurteilung der drei Optimierungsmethoden wurde exemplarisch eine Ver-
gleichsrechnung an einem einstufigen Absorptionsprozess durchgeführt. Dazu wur-
den die Temperaturen der externen Kreisläufe sowie der spezifische Lösungsumlauf 
der schwachen Lösung festgelegt. Die Optimierungsmethoden werden bei vier ver-
schiedenen Vorlauftemperaturniveaus (90°C, 100°C, 110°C und 120°C) der An-
triebswärme miteinander verglichen. Dazu wird die Vorlauftemperatur bei den Be-
rechnungen konstant gehalten und die Temperaturspreizung von 5 K bis 45 K, ab-
hängig von der Vorlauftemperatur, variiert. Die Temperaturen der externen Wasser-
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kreisläufe des Kühlwassers mit 27/35°C und des Kaltwassers mit 12/6°C werden bei 
den verschiedenen Berechnungen konstant gehalten. Die zu produzierende Kälte-
leistung im Verdampfer wird auf 100 kW festgesetzt. Der spezifische Lösungsmittel-
umlauf der schwachen Lösung soll gleichbleibend fschwach=15 betragen. Aus diesen 
Vorgaben ergeben sich für das zu lösende Gleichungssystem vier Freiheitsgrade. 
Aus den Gleichungen (3.31) und (3.40) der beiden analytischen Optimierungsmetho-
den lassen sich jedoch nur drei Freiheitsgrade bestimmen. Die Lösungswärmetau-
scherfläche ist nicht festgelegt und wird deshalb, wie bei der numerischen Simulati-
on, optimiert. Deshalb wird zur Durchführung eines Vergleiches bei den analytischen 
Optimierungsmethoden die Lösungswärmetauscherfläche aus den numerischen Si-
mulationen übernommen. 

 
Abbildung 4.1:  Gegenüberstellung der drei Optimierungsmethoden in spezifischer Wärme-

tauschergesamtfläche und relativer Abweichung in Abhängigkeit der Tem-
peraturspreizung der Antriebswärme; (links): Vergleich der drei Optimie-
rungsmethoden; (rechts): relative Abweichung des Wurzelkriteriums von 
den Ergebnissen der numerischen Simulation 

Die Ergebnisse der Berechnungen sind in Abbildung 4.1 aufgeführt. Daraus ist zu 
erkennen, dass die Ergebnisse der Optimierungen des Wurzelkriteriums nach Varia-
tion von Druck und Temperatur über den gesamten Bereich annähernd die gleichen 
Ergebnisse wie die numerische Simulation aufweisen. Lediglich die Ergebnisse des 
Wurzelkriteriums nach der charakteristischen Gleichung weichen mit steigender 
Temperaturspreizung ΔtG1 im externen Antriebswärmekreis ab. Je größer die Tempe-
raturspreizung der Antriebswärme, desto größer ist die Abweichung zu den beiden 
anderen Optimierungsmethoden. 

Die zunehmende Abweichung der Optimierungsergebnisse des Wurzelkriteriums 
nach Gleichung (3.31) mit steigender Temperaturspreizung der Antriebswärme ist 
auf den Korrekturfaktor LA

iz  zurückzuführen. Wie in der Herleitung von 
Gleichung (3.31) beschrieben, wird auf eine Nachdifferenzierung aller veränderlichen 
Faktoren verzichtet. Dies führt dazu, dass sich in Gleichung (3.31) für Situationen mit 

LA
iz <1 nicht das exakte Optimum berechnen lässt. Dementsprechend zeigt sich bei 

zunehmender Temperaturspreizung an den externen Wasserkreisen eine steigende 
Abweichung zwischen der Optimierungsmethode des Wurzelkriteriums nach charak-
teristischer Gleichung und der numerischen Simulation [85, 99]. Diese Unsicherheit 
lässt sich beim Wurzelkriterium durch Variation von Druck und Temperatur nach 
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Gleichung (3.40) nicht erkennen. Die Abweichung dieser Optimierungsmethode be-
trägt weniger als <1 % und ist dabei hauptsächlich auf die Vereinfachung zurückzu-
führen, dass die Isosterensteigung der starken und schwachen Lösung gleich sein 
soll [99]. 

Somit kann festgehalten werden, dass die beiden analytischen Methoden für kleine 
Temperaturspreizungen in den externen Wasserkreisen eine gute Übereinstimmung 
mit der numerischen Simulation erreichen. Mit steigender Temperaturspreizung 
kommt es bei dem Wurzelkriterium nach Gleichung (3.31) zu einer steigenden Ab-
weichung im Vergleich zu den beiden anderen Optimierungsmethoden. Diese beiden 
Optimierungsmethoden zeigen auch bei hohen Temperaturspreizungen keine nen-
nenswerte Abweichung voneinander. Durch die erfolgte Gegenüberstellung kann da-
von ausgegangen werden, dass die Optimierungsmethode nach der numerischen 
Simulation zuverlässige Aussagen für die Auslegung von Absorptionsprozessen dar-
stellt. 

4.1.2 Rückkühlung des einstufigen Absorptionskreislaufes 

Die Rückkühlung des einstufigen Absorptionskreislaufes erfolgt mittels Kühlwasser, 
wie im vorherigen Kapitel 3.2.1 beschrieben und auch in Abbildung 3.2 dargestellt. 
Normalerweise werden zuerst der Absorber und anschließend der Kondensator vom 
Kühlwasser durchströmt. Es besteht natürlich auch die Möglichkeit, die Fließrichtung 
zu invertieren, so dass die Rückkühlung vom Kondensator 1 in Richtung des Absor-
bers erfolgt. Dies hat natürlich Auswirkungen auf die Lage der Prozesszustände in 
den Hauptkomponenten im Dühring-Diagramm und somit auch auf die spezifische 
Wärmetauschergesamtfläche sowie den COPAKM,SE. Auf eine Betrachtung der Rück-
kühlungsmöglichkeiten durch eine parallele Kühlwasserführung durch Absorber und 
Kondensator 1 wird verzichtet, da dies einen zusätzlichen anlagentechnischen Ver-
rohrungsaufwand bedeuten würde, auf den wahrscheinlich aus Kostenersparnis und 
Reduzierung der Anlagenkomplexität verzichtet werden würde. In Abbildung 4.2 sind 
die sich zwei ergebenden Verschaltungen dargestellt. 

 
Abbildung 4.2:  Darstellung des einstufigen Absorptionskreislaufes mit den zwei Durch-

strömungsrichtungen des Kühlwasserkreislaufes (A → K1 und K1 → A) im 
Lösungsfeld 
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Die externen Randbedingungen, d.h. die Temperaturniveaus des Kaltwassers, des 
Kühlwassers und der Antriebswärmequelle wurden bei beiden Verschaltungen gleich 
gesetzt. In der Verschaltung A → K1 wird der Absorber vom Kühlwassers zuerst 
durchflossen, weshalb dieser eine geringere interne Temperatur als der Kondensa-
tor 1 (T1,A,1 < T1,K1,1) aufweist. Durch Umkehrung der Durchflussrichtung ändert sich 
dieses Verhältnis (T1,A,2 > T1,K1,2). Somit wird im Kondensator 1 auch eine geringere 
Gleichgewichtstemperatur erreicht, was zu einer Verringerung der Drucklage von 
p1,1 > p1,2 führt. Dies hat jedoch auch zur Folge, dass die Konzentration der Lösung in 
der Verschaltung K1 → A ansteigt, da bei gleichen vorgegebenen externen Tempe-
raturniveaus die internen Gleichgewichtstemperaturen im Generator 1 und Verdamp-
fer unter der Annahme eines gleich bleibenden Leistungsumsatzes im Verdampfer 
unverändert bleiben. Zur Kompensation des Rückgangs des oberen Druckniveaus 
von p1,1 auf p1,2 steigt demnach die Lösungskonzentration, wie in Abbildung 4.2 dar-
gestellt, an. 

Zur Feststellung, welche Variante über welche Vorteile verfügt, werden im Folgenden 
die Anlagenparameter der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche und des Wär-
meverhältnisses herangezogen. In Abbildung 4.3 sind die Ergebnisse der numeri-
schen Simulationen für beide Verschaltungen dargestellt. Dabei ist zu erkennen, 
dass keine der beiden Varianten eindeutige Vorteile zeigt. Die Verschaltung A → K1 
besitzt zwar durchgehend den höheren COPAKM,SE, jedoch ist dies nicht äquivalent 
zum Verhalten der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche. Bei größeren spezifi-
schen Lösungsumläufen von fschwach >7 erreicht die Verschaltung K1 → A eine gerin-
gere spezifische Wärmetauschergesamtfläche jedoch auch einen geringeren  
COPAKM,SE. Mit steigendem spezifischem Lösungsumlauf steigt der Vorteil der Ver-
schaltung K1 → A in Bezug auf die spezifische Wärmetauschergesamtfläche an und 
der COP-Unterschied bleibt annähernd gleich. Dies ist auch aus der Darstellung der 
relativen Abweichung der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche und des Wär-
meverhältnisses aus der Abweichung der Verschaltungen A → K1 zu K1 → A in 
Abbildung 4.3 (rechts) zu erkennen. Aus Abbildung 4.3 (links) ist außerdem festzu-
stellen, dass die spezifische Wärmetauschergesamtfläche bei beiden Varianten mit 
zunehmendem spezifischem Lösungsumlauf ansteigt, was auf die steigenden Verlus-
te im Lösungskreislauf zurückgeführt ist [99]. 
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Abbildung 4.3:  Vergleich der Verschaltungen A → K1 und K1 → A des Kühlwassers in 

Abhängigkeit des spezifischen Lösungsumlaufs der schwachen Lösung; 
(links): Verlauf der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche und des 
Wärmeverhältnisses; (rechts): Abweichung der A → K1 zur K1 → A Ver-
schaltung in der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche und des Wär-
meverhältnisses 

Bei der geführten Betrachtung ist außerdem festzustellen, dass die erreichte Kon-
zentration der starken Lösung bei der Verschaltung K1 → A gegenüber der Verschal-
tung A → K1 immer höher ist (vgl. Abbildung 4.2). Dies stellt für den Bau von Absorp-
tionskälteanlagen ein wichtiges Kriterium dar, um das Risiko einer Kristallisation zu 
minimieren. So besitzt z. Bsp. die starke Lösung der Verschaltung K1 → A bei einem 
fschwach=15 eine Lösungskonzentration von ca. 62 Gew.-%. Die Lösungskonzentration 
der Verschaltungen A → K1 hingegen ist um mehr als 2 Gew.-% geringer. 

Aus Abbildung 4.3 ist ebenfalls zu erkennen, dass mit abnehmenden spezifischen 
Lösungsumläufen fschwach<7 es zu einem deutlichen Anstieg der spezifische Wärme-
tauschergesamtfläche bei beiden Verschaltungen kommt. Dieser Anstieg ist, wie in 
Abbildung 4.4 für die Verschaltung A → K1 mit konstanten Temperaturen als Gedan-
kenexperiment in den externen Wasserkreisen dargestellt, dadurch zu erklären, dass 
mit einem abnehmenden spezifischen Lösungsumlauf von fschwach<7 und gleich blei-
bendem Leistungsumsatz im Verdampfer die Ausgasungsbreite Δx des Lösungskrei-
ses ansteigt, wodurch es zu einer Abnahme der treibenden Temperaturdifferenzen 
an den Komponenten kommt. Diese Abnahme der treibenden Temperaturdifferenzen 
hat, wie in Abbildung 4.4 für die Verschaltung A → K1 dargestellt, zur Folge, dass die 
benötigte Wärmetauscherfläche am Absorber und Generator 1 deutlich ansteigt, wo-
durch sich ebenfalls der Anstieg der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche er-
klärt. Aus Abbildung 4.3 (links) ist auch zu erkennen, dass bei geringen spezifischen 
Lösungsumläufen der COPAKM,SE der Verschaltung K1 → A abfällt, was durch das 
Erreichen der maximalen Lösungskonzentration der starken Lösung und das Errei-
chen der minimalen Gleichgewichtstemperatur des Kältemittels im Verdampfer erklärt 
werden kann. Aufgrund dieser beiden Beeinflussungen des Anlagenverhaltens bei 
spezifischen Lösungsumläufen von fschwach<7 sind  diese für eine reale Auslegung 
eines Absorptionskreislaufes nicht zu berücksichtigen. 
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Abbildung 4.4:  Darstellung des einstufigen Absorptionskreislaufes mit steigender Ausga-

sungsbreite, d.h. sinkendem spezifischem Lösungsumlauf, in den Durch-
strömungsrichtungen des Kühlwasserkreislaufes A → K1 im Lösungsfeld 

Somit kann festgehalten werden, dass A → K1 Verschaltungen einen größeren Ab-
stand zur Kristallisationsgrenze einhalten. Außerdem wird ein höheres Wärmever-
hältnis erreicht, das den Mehrkosten an benötigter Wärmetauschergesamtfläche ent-
gegenwirkt. Deshalb werden in konventionellen Anlagen erst der Absorber und dann 
der Kondensator 1 in Kühlwasserrichtung durchflossen. Mit der Verschaltung K1 → A 
kann jedoch eine geringere spezifische Wärmetauschergesamtfläche erreicht wer-
den, wodurch die Materialkosten herabgesetzt werden können. 

4.2 Mehrstufige Absorptionskreisläufe 

Der im vorherigen Abschnitt 3.2 beschriebene einstufige Absorptionskreislauf ist die 
Grundlage für alle bestehenden geschlossenen Absorptionskältemaschinen. In der 
Berechnung der Beispielanlage in Abschnitt 3.2.4 (vgl. Anhang A2) wurde gezeigt, 
dass bei externen Standardtemperaturen und einer Ausgasungsbreite von etwa 
Δx≈5 Gew.-% ein interner Temperaturhub von ca. 30 K erreicht wird. Der maximal 
erreichbare interne Temperaturhub bei einer Verdampfertemperatur von ca. T0=4°C 
liegt bei ΔTHub<50 K. Eine weitere Vergrößerung dieses Temperaturhubs ist wegen 
der Begrenzung des Lösungsfeldes durch die Kristallisationsgrenze mit dem einfa-
chen einstufigen Absorptionskreislauf nicht erreichbar. Auch eine Erhöhung des 
Wärmeverhältnisses bei Zufuhr von höheren Antriebstemperaturen des einstufigen 
Absorptionskreislaufes führt nicht zum Erfolg. Um den Temperaturhub und bzw. oder 
das Wärmeverhältnis steigern zu können, müssen so genannte mehrstufige Absorp-
tionskreisläufe eingesetzt werden. 

Abhängig von der geforderten Höhe des Temperaturhubs, der einem bestimmten 
Anwendungszweck unterliegt, kann zum einen dieser durch eine Erweiterung des 
Absorptionskreislaufes beeinflusst werden. Bei einer nur mäßigen Erhöhung des 
Temperaturhubs gegenüber dem maximal möglichen Temperaturhub einer einstufi-
gen Absorptionskälteanlage kann ein Absorptionsprozess mit einem so genannten 
doppelten Niederdruckteil zum Einsatz kommen. Zur Erhöhung des Wärmeverhält-
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nisses muss auf Grundlage des Carnot-Faktors zum anderen die Prozesstemperatur 
im Generator angehoben werden. Deshalb werden für den Antrieb von solchen Ab-
sorptionskreisläufen Wärmequellen benötigt, die auf einem höheren Temperaturni-
veau liegen. Eine Steigerung des Wärmeverhältnisses ist im Hinblick auf eine besse-
re Wirtschaftlichkeit der Absorptionskältemaschine anzustreben. 

Die Erhöhung des Temperaturhubs und bzw. oder des Wärmeverhältnisses erfolgt 
durch mehrstufige Absorptionskreisläufe, die alle generell auf der Grundlage des ein-
stufigen Absorptionskreislaufes basieren. Die Mehrstufigkeit eines solchen Absorpti-
onsprozesses wird prinzipiell durch die Kopplung zweier oder mehrerer einstufiger 
Absorptionsprozesse realisiert. Dadurch werden Kreislaufverschaltungen mit mehr 
als zwei Druckniveaus oder mehreren Lösungskreisläufen mit verschiedenen Lö-
sungsmittelkonzentrationen erreicht. Die so entstehenden Absorptionsprozesse be-
stehen somit gegenüber dem einstufigen Absorptionskreislauf aus mehreren Haupt-
komponenten. 

Die einfachste Art der Mehrstufigkeit ist die direkte Verschaltung zweier einstufiger 
Kreisläufe miteinander. Eine Vielzahl dieser mehrstufigen Möglichkeiten und deren 
ausführliche Beschreibung findet sich in der Literatur [7, 85, 102]. Die am häufigsten 
erwähnte zweistufige Verschaltung basiert dabei auf einer einstufigen Absorptions-
kälteanlage, die durch die Abwärme einer weiteren einstufigen Absorptionskälteanla-
ge angetrieben wird. Somit wird das Wärmeverhältnis gegenüber dem eines einstufi-
gen Kreislaufes erhöht. Dazu wird ein intern höheres Temperaturniveau von etwa 
130°C bis 160°C gegenüber dem standardmäßigen einstufigen Kreislauf im Genera-
tor 1 mit T2≈80°C eingeführt. Diese zweistufigen Absorptionskreisläufe sind seit lan-
gem erhältlich und entsprechen somit dem aktuellen Stand der Technik  
[73, 75, 91, 102]. 

Das zu erwartende Wärmeverhältnis mehrstufiger Verschaltungen und die Betriebs-
bedingungen der internen Wärmetauscher bzgl. deren Drucklage und Temperaturni-
veaus können aus der Kombination von einstufigen Absorptionskreisläufen abgeleitet 
werden. Dieses Vorgehen wird als Superposition bezeichnet und stellt die Überlage-
rung von einstufigen Kreisläufen dar [6, 85, 90, 102]. Diese Methode erlaubt es, aus 
zwei einzelnen einstufigen Absorptionskreisläufen den entstehenden Gesamtabsorp-
tionskreislauf darzustellen. Dadurch können nicht nur mathematisch das zu erwar-
tende Wärmeverhältnis bestimmt, sondern auch die Eigenschaften des Prozesses 
erkannt werden. 

Die Kombinationsmöglichkeiten sind vielfältig, wie aus der Literatur zu entnehmen ist 
[6, 7, 102, 103]. Deshalb werden im Rahmen dieser Arbeit nur ausgewählte Ver-
schaltungsmöglichkeiten betrachtet, die grundlegend für die hier durchgeführte Arbeit 
sind. 

4.2.1 Einstufiger Absorptionskreislauf mit doppeltem Niederdruckteil 

Der Einsatz von Absorptionskältemaschinen mit doppeltem Niederdruckteil  
(engl. Twin Design) kommt dann in Betracht, wenn der Temperaturhub des Absorpti-
onsprozesses, der die Wärmeabgabe zwischen dem Absorber / Kondensator 1 und 
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der Wärmeaufnahme am Verdampfer beschreibt, den Anforderungen nicht ent-
spricht, d.h. aufgrund der Lage der Kristallisationsgrenze zu gering ist. Ein höherer 
Temperaturhub kann z. Bsp. von Interesse sein, wenn der Absorptionsprozess als 
eine Wärmepumpe betrieben wird und trotz eines niedrigen Kaltwassertemperaturni-
veaus ein hohes Temperaturniveau der Wärmeabgabe bereitstellen soll. Um dies zu 
erreichen, wird der einstufige Absorptionsprozess mit einem doppelten Niederdruck-
teil, bestehend aus zwei Absorber / Verdampfer-Paaren, ausgestattet. Abbildung 4.5 
zeigt das prinzipielle Anlagenschema des einstufigen Absorptionskreislaufes mit 
doppeltem Niederdruckteil. Dabei ist erkennbar, dass das Kältemittel in den Ver-
dampfern auf zwei unterschiedlichen Druckniveaus verdampft und dementsprechend 
die Absorption in den beiden Absorbern bei unterschiedlichen Temperaturen erfolgt. 
Die Wärmeabgabe der Absorber liegt so im Mittel bei einer höheren Temperatur als 
bei einer einfachen Ausführung in einem konventionellen einstufigen Absorptions-
kreislauf mit einem Absorber / Verdampfer-Paar. Die in den Absorbern freiwerdende 
Kondensations- und Lösungswärme wird vom Kühlwassermassenstrom abgeführt. 
Die beiden Verdampfer sowie die beiden Absorber und der Kondensator 1 werden 
üblicherweise in Reihe vom Kalt- bzw. Kühlwasser durchströmt. Dadurch wird eine 
höhere Temperaturdifferenz zwischen Kaltwasseraustritt und Kühlwasseraustritt er-
reicht, wie im Weiteren erklärt wird. 

WärmequelleKühlwasser

Kühlwasser

Kühlwasser

Kaltwasser

Kaltwasser

Lösungswärme-
übertrager 1

Verdampfer 1

Kondensator 1 Generator 1

Absorber 1

Verdampfer 0 Absorber 0

 
Abbildung 4.5:  Darstellung des einstufigen Absorptionskältekreislaufes mit doppeltem Nie-

derdruckteil 

Der Absorptionskreislauf mit doppeltem Niederdruckteil kann nach dem Superpositi-
onsprinzip durch Überlagerung von zwei einstufigen Absorptionskreisläufen, wie in 
Abbildung 4.6 dargestellt, realisiert werden. Dabei ist festzustellen, dass die Absorp-
tionsprozesse der beiden einzelnen Kreisläufe verschieden sind. So besitzt der linke 
im Gegensatz zum rechten Absorptionskreislauf eine höhere interne Verdampfer-
temperatur, wodurch auch die internen Absorbertemperaturen andere sind. Unter der 
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Voraussetzung, dass der Temperaturhub der beiden einzelnen Lösungskreisläufe 
verschieden sein soll, stellen sich an den Absorbern nicht nur verschiedene mittlere 
Temperaturen, sondern auch unterschiedliche Konzentrationen der eintretenden 
starken und austretenden schwachen Lösung an den beiden einzelnen Absorbern 
ein. Dies hat zur Folge, dass die Lage der Generatoren im Lösungsfeld ebenfalls un-
terschiedlich ist. Um die beiden Kreisläufe miteinander superponiert zu können, wird 
eine entsprechende Gleichgewichtstemperatur des Kältemittels in beiden Kondensa-
toren der beiden einzelnen Lösungskreisläufe vorausgesetzt. Somit können die zwei 
Generatoren zu einem Generator 1, wie in Abbildung 4.7 dargestellt, zusammenge-
führt werden. 

 
Abbildung 4.6:  Überlagerung nach dem Superpositionsprinzip zweier kleiner Rauten zu 

einem einstufigen Absorptionsprozess mit doppeltem Niederdruckteil 

Nach der Überlagerung der zwei einzelnen Absorptionskreisläufe ergeben sich die 
zwei folgenden Absorptionskreisläufe nach Abbildung 4.7. Der unterschiedliche Ver-
lauf der Lösung im Dühring-Diagramm zwischen dem Generator 1 und den beiden 
Absorbern im Lösungsfeld wird durch die Kaltwasserführung, d.h. die Reihenfolge 
der Durchströmung der beiden Verdampfer (V0 → V1 bzw. V1 → V0), hervorgerufen 
und nicht durch eine unterschiedliche Lösungskreislaufführung. Diese ist bei beiden 
Absorptionskreisläufen identisch und entspricht Abbildung 4.5. Allein durch die Rei-
henfolge der Kaltwasserverschaltung der beiden Verdampfer wird deren Druckniveau 
verändert, was ebenfalls den Unterschied in den Verläufen des Lösungsflusses im 
Dühring-Diagramm mit sich bringt. 

 
Abbildung 4.7:  Darstellung zweier einstufiger Absorptionskreisläufe mit doppeltem Nieder-

druckteil im Lösungsfeld; (links): Kaltwasser-Verschaltung am Verdampfer 
V0 → V1; (rechts): Kaltwasser-Verschaltung am Verdampfer V1 → V0 

Demnach liegt das Absorber / Verdampfer-Paar auf dem höheren Druck, welches 
also zuerst vom „warmen“-Kaltwasser durchflossen wird, denn die Gleichgewichts-
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temperatur im Verdampfer gibt die Drucklage des Absorber / Verdampfer-Paars vor. 
Nach der Wärmeabgabe des Kaltwassers im ersten Verdampfer tritt das Kaltwasser 
mit einer geringeren Eintrittstemperatur in den nächsten Verdampfer ein. Dadurch 
wird dort eine geringere Gleichgewichtstemperatur im Verdampfer erreicht. Somit 
bilden sich zwei verschiedene Drucklagen p0,0 und p0,1. Dies hat zur Folge, dass die 
mittleren Absorbertemperaturen verschieden sind. Somit kann der Temperaturhub 
erhöht werden, denn zwischen der niedrigsten Verdampfertemperatur und der höchs-
ten mittleren Absorbertemperatur steigt die Temperaturdifferenz und somit auch der 
Temperaturhub im Vergleich zu einem Kreislauf mit einem Absorber / Verdampfer-
Paar. 

Aufgrund der verschiedenen Verschaltungsmöglichkeiten der Kalt- und Kühlwasser-
führung können prinzipiell zwölf verschiedene Varianten erstellt werden. Jede dieser 
Varianten weist ein anders Verhalten bei unterschiedlich zueinander vorhandenen 
Temperaturspreizungen des Kalt- und Kühlwassers auf. Je nach geforderter Kalt- 
und Kühlwasserspreizung kann die entsprechend günstigste Variante gewählt wer-
den. In der Arbeit von C. Wuschig (2008) [99] werden detaillierte Analysen zum Ver-
halten von einstufigen Absorptionskreisläufen mit doppeltem Niederdruckteil in Ab-
hängigkeit der Kalt- und Kühlwasserspreizung gezeigt, die sich auch auf zweistufige 
Absorptionskreisläufe, wie im nächsten Kapitel dargestellt, übertragen lassen. 

4.2.2 Zweistufiger Absorptionskreislauf 

Bei konventionellen zweistufigen Absorptionskreisläufen (engl. Double-Effect Absorp-
tion Chiller), wie sie schon in der Marktübersicht in Kapitel 2.3 aufgeführt wurden, 
wird der Generator 1 durch die Abwärme des Kondensators 2 angetrieben. Dabei 
stellen in der Theorie die Komponenten des Kondensators 2, und des Generators 2 
auf dem Druckniveau p2 sowie die des Verdampfers und Absorbers auf dem Druck-
niveau p0 einen eigenen einstufigen Absorptionskreislauf dar, der in Abbildung 4.8 
aufgeführt ist. Dieser Kreislauf wird im Folgenden auch als „lange Raute“ bezeichnet. 

 
Abbildung 4.8:  Überlagerung nach dem Superpositionsprinzip einer kleinen Raute (links) 

und einer langen Raute (rechts) zu einem zweistufigen Absorptionskreislauf 

Durch die anschließende Überlagerung nach dem Superpositionsprinzip mit dem 
standardmäßigen einstufigen Kreislauf nach Abbildung 4.8, der als „kurze Raute“ 
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bezeichnet wird, bestehend aus Kondensator 1, Generator 1, Verdampfer und Ab-
sorber, ergibt sich eine zweistufige Absorptionskältemaschine, wie in Abbildung 4.9 
dargestellt. Somit verfügt diese Absorptionskälteanlage über drei Druckniveaus. 

 
Abbildung 4.9:  schematische Darstellung des zweistufigen Absorptionskältekreislaufes im 

Lösungsfeld 

Auch bei dieser Verschaltung wird die Kälteleistung allein durch den Verdampfer be-
reitgestellt. Deshalb teilen sich die lange sowie die kurze Raute denselben Verdamp-
fer und Absorber. Eine solche Anlage wird allein durch die Einkopplung der Wärme 
im Generator 2 angetrieben. Dieser erhält seine Lösung über den Lösungskreislauf 
zwischen dem Absorber und den beiden Generatoren. Wie in Kapitel 3.4 noch näher 
erläutert, kann dieser Lösungskreislauf in verschiedenen Verschaltungen ausgeführt 
werden. Die Antriebswärmeleistung Q̇G2 treibt den Generator 2, der auch als Hoch-
temperaturgenerator bezeichnet wird, an. Dabei liegt die mittlere interne Generator-
temperatur T3 zwischen etwa 130°C bis 160°C und somit bis zu ca. 80 K über der 
internen Temperatur im Generator 1. Folglich ist für den Antrieb eine Wärmequelle 
erforderlich, die oberhalb dieser Temperatur liegt. 

Der ausgetriebene Wasserdampf kondensiert im Kondensator 2 bei der internen 
Temperatur T21. Die dabei freiwerdende Kondensationswärmeleistung Q̇21 kann auf-
grund ihres höher liegenden Temperaturniveaus gegenüber der internen Temperatur 
T2 im Generator 1 als Antriebswärme zu dessen Beheizung genutzt werden, wodurch 
auch dort erneut Wasserdampf aus der Lösung ausgetrieben wird. Somit wird aus 
der Abwärme der langen Raute vom Kondensator 2 die kurze Raute im Generator 1 
angetrieben. Diese Kreislaufführung wird in der Literatur als „Zweistufigkeit,  
engl. Double-Effect“, bezeichnet. Das Kondensat aus dem Kondensator 2 wird an-
schließend über eine Drossel in den Kondensator 1 geleitet. Gleichzeitig erhält der 
Kondensator 1 den im Generator 1 ausgetriebenen Kältemitteldampf. Vom Konden-
sator 1 fließt das gesammelte Kältemittel aus den beiden Generatoren, wie im einstu-
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figen Kreislauf auch, in den Verdampfer zurück, wodurch der Kreislauf geschlossen 
wird. 

Verdampfer

Kondensator 1 Generator 1

Absorber

Kaltwasser

Kühlwasser

Kühlwasser

Lösungswärme-
übertrager 1

Lösungswärme-
übertrager 2

Generator 2

Wärmequelle

 
Abbildung 4.10:  Darstellung des zweistufigen Absorptionskältekreislaufes mit einer paralle-

len Lösungskreislaufführung in einem vereinfachten Anlagenfließbild 

In kommerziellen zweistufigen Kälteanlagen wird der Kondensator 2 mit dem Gene-
rator 1, auch Niedertemperaturgenerator genannt, in einer Komponente integriert; 
d.h. der Niedertemperaturgenerator wird direkt durch Kondensation des vom Hoch-
temperaturgenerator stammenden Kältemitteldampfes beheizt, schematisch darge-
stellt in Abbildung 4.10. 

Durch Kombination dieser beiden Absorptionskreisläufe kann, wie in Kapitel 3.2.2 
dargestellt, das Verhältnis von Temperaturschub (T3-T1) zu Temperaturhub (T1-T0) 
erhöht werden, wodurch das Wärmeverhältnis im Vergleich zu einer einstufigen Ab-
sorptionskältemaschine ansteigt. Die Berechnung des Wärmeverhältnisses wird im 
Folgenden beschrieben. 

Berechnung des Wärmeverhältnisses für zweistufige Absorptionskreisläufe 
nach dem Superpositionsprinzip 

Auch für eine zweistufige Absorptionskältemaschine kann unter Berücksichtigung der 
allgemeinen Gleichung (2.4) das Wärmeverhältnis geschrieben werden als: 
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Dabei setzt sich nach dem Superpositionsprinzip nach Abbildung 4.9 die erzeugte 
Kälteleistung am Verdampfer Q̇V aus der Summe der Einzelleistungen der „kurzen 
Raute“ mit Q̇V1, bestehend aus [G1, K1, V1, A1] und der „langen Raute“ mit Q̇V2, be-
stehend aus [G2, K2, V2, A2] nach Abbildung 4.8 zusammen. Dementsprechend 
sind die beiden Kälteleistungen durch die Wärmeverhältnisse der Teilkreisläufe COP1 
und COP2 mit den Antriebswärmeleistungen Q̇G1 und Q̇G2 verknüpft. Also ergibt sich 
für die Kälteleistung einer zweistufigen Absorptionskälteanlage die Gleichung (4.42). 

221121 GGVVV QCOPQCOPQQQ &&&&& ⋅+⋅=+=  (4.42)

Da die Antriebsleistung am Niedertemperaturgenerator ohne Berücksichtigung von 
Verlustmechanismen der Kondensationswärmeleistung Q̇21 = Q̇G1 entspricht und die-
se wiederum im Verhältnis mit der Antriebsleistung am Hochtemperaturgenerator 
durch Q̇21=COP2·Q̇G2 steht, kann diese nach der Gleichung (4.43) wie folgt geschrie-
ben werden. 

22221 GGV QCOPQCOPCOPQ &&& ⋅+⋅⋅=  (4.43)

Damit ergibt sich aus Gleichung (4.43) und nach der vorherigen Definition von Glei-
chung (4.41), der COPAKM,DE als: 

)1( 12, COPCOPCOP DEAKM +⋅=  (4.44)

Durch die Annahme, dass der COP2 der „langen Raute“ gleich dem COP1 der „kur-
zen Raute“ ist und dieser, wie in Kapitel 3.2.2 beschrieben, einen Wert zwischen  
0,7-0,8 annimmt, ergibt sich für zweistufige Kreisläufe ein COPAKM,DE von etwa 1,2 
bis 1,4 [7]. 

Unter Berücksichtigung der Wärmeverlustmechanismen, die hauptsächlich im Lö-
sungskreis auftreten, ergibt sich für die „lange Raute“ ein geringeres Wärmeverhält-
nis als für die „kurze Raute“. Grund dafür sind die erhöhten Wärmetauscherverluste 
aufgrund der höheren Temperaturdifferenz zwischen dem Hochtemperaturgenerator 
und dem Absorber. Diese Wärmeverluste können, wie in Kapitel 3.2.3 beschrieben, 
aufgrund des Mismatches und einer endlichen Wärmetauscherfläche nicht vollstän-
dig kompensiert werden. Deshalb wird für reine zweistufige Absorptionskälteanlagen 
nach dem Stand der Technik ein Wärmeverhältnis um COPAKM,DE≈1,2 (vgl. Kapi-
tel 2.3) erreicht. 

4.3 Auslegung von zweistufigen Absorptionskälteanlagen 

Die Zielsetzung bei der Auslegung von zweistufigen Absorptionsprozessen ist es, die 
Absorptionskälteanlage unter wirtschaftlichen Gesichtspunkten so zu dimensionie-
ren, dass die Produktionskosten minimal und gleichzeitig die Effizienz und somit der 
energetische Nutzen der Absorptionskälteanlage in der Anwendung maximal sind. 
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Deshalb kann durch die Optimierung bzw. Minimierung der benötigten spezifischen 
Wärmetauschergesamtfläche von Atot,spec. und der gleichzeitigen Betrachtung des 
erreichten Wärmeverhältnisses eine Einschätzung zur wirtschaftliche Auslegung von 
Absorptionskälteanlagen erreicht werden. Eine Beurteilung bzw. Vergleich der Ab-
sorptionsprozesse allein über den erreichbaren COPAKM,DE, wie es z. Bsp. in der Ar-
beit von J. Jeong (2007) [39] der Fall ist, ist für eine wirtschaftliche Betrachtung nicht 
ausreichend. Begründet wird dies dadurch, dass ein Großteil der Produktionskosten 
einer Absorptionskältemaschine von den Wärmetauscherflächen herrührt und somit 
bei der Betrachtung über das Wärmeverhältnis nicht mitberücksichtigt wird. Das 
Wärmeverhältnis kann ausschließlich für thermodynamische Vergleiche der Absorp-
tionsprozesse untereinander genutzt werden, was in Kapitel 4.3.2 noch näher be-
schrieben wird. 

4.3.1 Bestimmung der Kreislaufauslegung und -dimensionierung 

Bei der wirtschaftlichen Auslegung und Dimensionierung von Absorptionskälteanla-
gen ist zu beachten, dass die Größe aller Wärmetauscherflächen in den Komponen-
ten und deren Flächenverteilung untereinander in der Absorptionskälteanlage in Ab-
hängig vom Lösungsumlauf steht. Deshalb lässt sich eine optimale Auslegung 
bestimmen, in der die Wärmetauschergesamtfläche des Absorptionsprozesses ein 
Minimum erreicht und gleichzeitig spezifisch die höchste Kälteleistung bereitstellt. In 
diesem Auslegungsbereich wird außerdem ein günstiges Wärmeverhältnis erreicht. 

Im Folgenden wird gezeigt, wie die Auslegung und Dimensionierung für bestimmte 
Prozessparameter einer konventionellen Absorptionskälteanlage zur Kältebereitstel-
lung für die Gebäudeklimatisierung aussieht und welche Randbedingungen im Ab-
sorptionsprozess eingehalten werden sollen und müssen. 

Vorgabe der Prozessparameter und der technischen Randbedingungen 

Als Prozessparameter für die Simulationen werden die Daten aus Tabelle 4.1 ver-
wendet, die äquivalent zu den Berechnungsvorgaben des einstufigen Absorptions-
kreislaufes in Kapitel 3.2 sind. Die dabei zugrunde gelegten Annahmen der konstan-
ten Wärmeübergangskoeffizienten in den Komponenten der einstufigen Absorptions-
kältemaschinen basieren auf den Ergebnissen der Arbeit von I. Greiter (1995) [33] 
und C. Schweigler (1999) [85]. Für den mittleren Wärmeübergangskoeffizienten im 
Generator 2 wird ein zu erwartender Wärmedurchgangskoeffizient nach der Arbeit 
von C. Kren (2008) [45] angenommen. Dieser konnte in der Arbeit von 
M. Bauer (2007) [13] bei einem mit Abgas beheiztem Hochtemperaturaustreiber mit 
quer angeströmten stehenden Siederohren bestätigt werden (vgl. Kapitel 6.3.3). 
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Tabelle 4.1:  Vorgaben der Prozessparameter für die Simulation von zweistufigen Absorpti-
onskälteanlagen 

Verdampfer Absorber
Ausführung Fallfilm

Kondensator 1
Generator 1

Ausführung Fallfilm 
(Kodensator 2)

Generator 2
Ausführung Behältersieden

externe Temperaturen 12/6°C 27/-°C -/35°C - 450/(200*1)°C

Wärmedurchgangskoeffizienten*2 k V =2kW/(m²·K) k A =1kW/(m²·K) k K1 =4kW/(m²·K)
k G1 =1kW/(m²·K)

k LWT1 =2kW/(m²·K)
k G2 =0,1kW/(m²·K)
k LWT2 =2kW/(m²·K)

*1 wird außer bei der Beschreibung der Methoden zur optimierten Auslegung des zweistufigen Absorptionsprozesses auf 200°C konstant gehalten

Prozessparameter für die Simulationen

*2 zu erwartende mittlere Wärmedurchgangskoeffizienten in Absorptionskältemaschinen nach I. Greiter (1995), C. Kren (2008) 
   und C. Schweigler (1999)  
Bei der Auslegung und Konstruktion von Absorptionsprozessen müssen zusätzlich 
noch verschiedene Randbedingungen bzw. Vorgaben, wie die maximal zu errei-
chende Lösungskonzentration in den Komponenten, die minimal zulässige Taupunkt-
temperatur des Kältemittels, aber auch der maximal zulässige Betriebsdruck berück-
sichtigt werden. Diese Randbedingungen werden durch die Kristallisationsgrenze 
des Lösungsfeldes, die thermodynamischen Eigenschaften der Fluide, aber auch 
durch die gesetzlichen Vorschriften und apparatebautechnisch konstruktiven Be-
schränkungen vorgegeben. 

Durch die zur Verfügung stehenden externen Temperaturniveaus von Kalt-, Kühl- 
und Antriebsniveau für die Absorptionskälteanlage ergeben sich in den Komponen-
ten von Absorber, Niedertemperatur- und Hochtemperaturgenerator die in  
Tabelle 4.2 aufgeführten Wertebereiche für die Prozessparameter von Temperatur, 
Druck und Lösungskonzentration. 

Tabelle 4.2:  Randbedingungen der Temperaturen und Drücke für die Simulation in den 
Komponenten des Lösungskreislaufes eines zweistufigen Absorptionskreislau-
fes mit H2O-LiBr [35, 39, 62, 85, 102] 

Randbedingungen für die Simulationen Absorber Generator 1 Generator 2

maximale LiBr-Lösungskonzentration ≤ 65 Gew.-% ≤ 65 Gew.-% ≤ 70 Gew.-%
Taupunkttemperaturbereich Kältemittel ≈ 4…10°C ≈ 35…45°C ≈ 90…110°C
zulässige Taupunkttemperatur Kältemittel ≥ 4°C - ≤ 110°C
interne Prozesstemperatur LiBr-Lösung ≈ 40…55°C ≈ 90…100°C ≈ 150...175°C
zu erwartender Druckbereich im Apparat 8…12 mbar 55…95 mbar 700…1500 mbar*1

*1 Angabe nach Druckgeräterichtlinie 1997  
In Bezug auf die Stoffeigenschaften muss z. Bsp. berücksichtigt werden, dass eine 
maximale Lösungskonzentration, welche von der Druck- und Temperaturlage der 
drei Komponenten im Lösungsfeld abhängig ist, nicht überschritten werden darf. So 
soll die maximale Lösungskonzentration von 65 Gew.-%, die im Folgenden der Arbeit 
als theoretischer Grenzwert verwendet wird, im Absorber keinesfalls überschritten 
werden, damit bei den üblichen Taupunkttemperaturen von 4-10°C des Kältemittels 
im Absorptionsprozess das Überschreiten der Kristallisationsgrenze ausgeschlossen 
wird (vgl. Abbildung 3.1). Dies gilt auch für die im späteren Kapitel 4.3.2 diskutierten 
verschiedenen möglichen Lösungskreislaufführungen, die sich auf das erreichbare 
Wärmeverhältnis und die spezifische Wärmetauschergesamtfläche auswirken. Bei 
ausgeführten Absorptionskälteanlagen wird wahrscheinlich die maximale Lösungs-
konzentration auf einen geringeren Wert als 65 Gew.-% begrenzt sein, damit ein aus-
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reichender Abstand zur Kristallisationsgrenze auch im Regelbetrieb der Absorptions-
kälteanlage eingehalten werden kann.  

Des Weiteren ist auch die maximale Lösungskonzentration im Hochtemperaturgene-
rator begrenzt, weil durch die vorherrschenden Konzentrationen im Hochtemperatu-
raustreiber die Gefahr der Kristallisation in der abführenden Rohrleitung der starken 
Lösung ansteigt und zusätzlich die Korrosivität der Lösung in dem Behälter und der 
Rohrleitung zunimmt [18, 39, 100]. Deshalb wird im Folgenden angenommen, dass 
eine Lösungskonzentration von 70 Gew.-% im Hochtemperaturaustreiber nicht über-
schritten werden soll. 

Die Auslegung des zweistufigen Absorptionsprozess wird zuletzt nicht allein durch 
die Lösungskonzentration vorgegeben, sondern auch durch den maximalen zu er-
warteten Prozessdruck in den Komponenten, der sich durch die Temperaturniveaus 
im Hochtemperaturgenerator und -kondensator einstellt (vgl. Abbildung 4.9). Die 
Prozessdruckbegrenzung kann durch nationale Vorschriften wie z. Bsp. in Europa 
durch die Druckgeräterichtlinie 1997 [23] beschränkt sein. Hiernach können Druckge-
räte mit einem maximalen Überdruck von bis zu 500 mbar zum Atmosphärendruck 
betrieben werden, ohne besondere nationale Prüf- und Sicherheitsverordnungen be-
rücksichtigen zu müssen. Durch Einhaltung dieser Druckgeräterichtlinie 1997 [23] 
werden weitere Kosten vermieden, die für zusätzliche Konstruktionsvorgaben, Prü-
fungen und Sicherheitseinrichtungen erforderlich wären. Um die Druckbegrenzung 
einzuhalten, darf die Taupunkttemperatur von 110°C des Kältemittels im Hochtempe-
raturgenerator und –kondensator nicht überschritten werden. 

Berechnungsmethode 

Wie in Kapitel 3.2.6 gezeigt werden konnte, kann eine optimierte Flächenauslegung 
eines einstufigen Absorptionsprozesses durch analytische Optimierungsmethoden 
oder ein numerisches Optimierungsverfahren durchgeführt werden. Diese Berech-
nungsmethoden können, wie in der Arbeit von C. Wuschig (2008) [99] gezeigt, auch 
auf zweistufige Absorptionskreisläufe erweitert werden. 

Ein Vergleich dieser Berechnungsmethoden ergab, dass das Wurzelkriterium, basie-
rend auf der Variation von Druck und Konzentration, identische Ergebnisse liefert wie 
die numerische Optimierung. Das Wurzelkriterium, welches aus der charakteristi-
schen Gleichung abgeleitet wurde, weicht hingegen von den Ergebnissen der beiden 
anderen Optimierungsmethoden mit zunehmenden Temperaturspreizungen der ex-
ternen Wärmeträger, beispielsweise in der Antriebswärme, ab. 

Da im weiteren Verlauf dieser Arbeit ausschließlich zweistufige Absorptionskältean-
lagen betrachtet werden, die mit Rauchgas im Generator 2 angetrieben werden und 
somit eine Temperaturspreizung auf der Antriebswärme zwischen ca. 250 K und 
300 K aufweisen, ist die Optimierungsmethode durch das Wurzelkriterium nach der 
charakteristischen Gleichung nicht zu empfehlen (vgl. Kapitel 4.1.1). Auch das Wur-
zelkriterium basierend auf der Variation von Druck und Konzentration wurde im Fol-
genden nicht verwendet, da dieses für die im späteren Kapitel 4.3.2 noch diskutierten 
verschiedenen Lösungskreislaufführungen aufwendig in der Herleitung ist und somit 
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einen höheren Zeitaufwand bedeutet hätte. Deshalb wurden im Folgenden die 
durchgeführten Berechnungen alle auf Grundlage der numerischen Simulation aus-
geführt. 

Einfluss der Prozessparameter und der technischen Randbedingungen auf die 
Kreislaufauslegung und Dimensionierung 

Ziel dieses Abschnitts ist es, mittels eines zweistufigen Absorptionskälteprozesses, 
der mit Rauchgas aus einer Erdgasverbrennung mit einem Luftüberschuss von λ=1,5 
betrieben wird (vgl. Anhang A3), eine Kälteleistung von 100 kW nach den Standard-
bedingungen (vgl. Kapitel 2.2) zu erreichen. Die Erkenntnisse aus diesen Analysen 
stellen die Grundlagen für die im Folgenden diskutierten zweistufigen Anlagenver-
schaltungen dar. 

Bei der Auslegung und Dimensionierung eines solchen Absorptionsprozesses müs-
sen die im Folgenden aufgeführten variablen Auslegungsparameter betrachtet wer-
den, die nennenswerte Einflüsse auf die spezifische Wärmetauschergesamtfläche 
und den erreichbaren COPAKM,DE  haben und somit die Wirtschaftlichkeit bzw. Pro-
duktionskosten für solch einen Absorptionskreislauf beeinflussen. Zur Untersuchung 
der Einflüsse werden die Randbedingungen nach Tabelle 4.2 berücksichtigt, die 
auch den üblichen Vorgaben des einstufigen Absorptionsprozesses entsprechen. 

i. Abgasaustrittstemperatur aus dem Hochtemperaturgenerator 

ii. Druck im Hochtemperaturgenerator und -kondensator 

iii. Wirkungsgrad des Hochtemperaturlösungswärmetauschers 

iv. spezifischer Lösungsumlauf 

Die Abgasaustrittstemperatur aus dem Hochtemperaturgenerator stellt dabei den 
ersten Variationsparameter dar, durch den die Energienutzung der Antriebswärme 
bestimmt wird. Um eine möglichst große Energienutzung zu erreichen, wird versucht, 
die Rauchgasaustrittstemperatur möglichst weit in Richtung der Umgebungstempera-
tur abzusenken. Dies wird jedoch durch die Drucklage des Hochtemperaturgenera-
tors mit der sich dadurch ergebenden internen Generatortemperatur T3, wie in der 
späteren Abbildung 4.12 noch gezeigt ist, begrenzt. Mit fallender Abgasaustrittstem-
peratur sinkt die treibende Temperaturdifferenz zwischen Rauchgasaustrittstempera-
tur und Generatortemperatur G2, was nicht nur einen Einfluss auf die Wärmetau-
scherfläche im Hochtemperaturgenerator hat, sondern auch auf alle anderen Wärme-
tauscherflächen. Zusätzlich beeinflussen der Wirkungsgrad des Lösungswärmetau-
schers LWT2 und der spezifische Lösungsumlauf den Anteil der nutzbaren Antriebs-
wärme zur Kältemittelbereitstellung, was zu einer Beeinflussung des Wärmeverhält-
nisses führt. 

In Abbildung 4.11 sind die Simulationsergebnisse der Reihenschaltung als Lösungs-
kreislaufführung unter Verwendung der Randbedingungen aus Tabelle 4.1 und 
Tabelle 4.2 für einen Lösungsumlauf mit fschwach=10 und vier verschiedene Druckni-
veaus für eine Auskühlung des Rauchgases von 450°C auf 300°C bis 160°C dar-
stellt. Bei der Simulation wurde angenommen, dass der Wirkungsgrad ηLWT2 des Lö-
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sungswärmetauschers 2, beschrieben durch die Gleichung (3.14), 80 % beträgt. 
Dessen Einfluss wird im Folgenden noch durch Abbildung 4.14 weiter diskutiert. 
Durch diese Simulation wird der Einfluss der Drücke im G2 auf die spezifische Wär-
metauscherfläche im Druckbereich von 800-1500 mbar ersichtlich. Dabei stellt der 
Druck von 800 mbar im G2 eine Auslegung dar, bei der davon ausgegangen wird, 
dass der Hochtemperaturgenerator im Unterdruckbereich betrieben wird. Die Simula-
tion mit einem Druck von 1500 mbar entspricht, wie im Vorherigen beschrieben, dem 
höchsten Betriebsdruck nach der Druckgeräterichtlinie 1997 [23]. Der Druckbereich 
zwischen 800-1200 mbar stellt vermutlich den Druckbereich für reale Anlagenausle-
gungen dar, um Hochtemperaturgenerator und -kondensator kontinuierlich im Anla-
genbetrieb unterhalb des höchsten Betriebsdrucks von 1500 mbar betreiben zu kön-
nen. 

 
Abbildung 4.11:  Vergleich der spezifischen Wärmetauschergesamtflächen eines zweistufi-

gen Absorptionskreislaufs mit einer Lösungskreislaufführung in Reihen-
schaltung bei Variation des Drucks pG2 im Hochtemperaturgenerator G2 
und konstantem Wirkungsgrad des Hochtemperaturlösungswärmetau-
schers 2 ηLWT2=80 % in Abhängigkeit der Abgasaustrittstemperatur aus 
dem Hochtemperaturgenerator tG2,aus 

Aus Abbildung 4.11 ist erkennbar, dass bei der Variation der Abgasaustrittstempera-
tur von tG2,aus=300°C bis 200°C die höchste spezifische Wärmetauschergesamtfläche 
beim niedrigstem Druck von 800 mbar im Vergleich mit den anderen Drucklagen er-
reicht wird. Mit sinkender Abgasaustrittstemperatur steigt somit bei allen Simulatio-
nen die spezifische Wärmetauschergesamtfläche an, da die zunehmende aus dem 
Rauchgas zu übertragende Wärmeleistung bei einem angenommenen konstanten 
mittleren Wärmedurchgangskoeffizienten durch eine immer geringere treibende 
Temperaturdifferenz übertragen werden muss. Ebenfalls ist festzustellen, dass eine 
Erhöhung des Prozessdrucks von z. Bsp. 800 mbar auf 1000 mbar eine größere Be-
einflussung in der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche mit sich bringt als die 
Erhöhung von 1000 mbar auf 1200 mbar. Grund hierfür ist der logarithmische Zu-
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sammenhang zwischen Temperatur- und Druckerhöhung im Kondensator 2 (vgl. 
Abbildung 3.1). Außerdem ist festzustellen, dass ab einer Unterschreitung der Ab-
gasaustrittstemperatur von etwa tG2,aus < 200°C die spezifische Wärmetauscherge-
samtfläche bei einem hohen Auslegungsdruck im Generator 2 deutlich schneller an-
steigt, als wenn geringerer Drücke im Generator 2 vorherrschen. Grund für diesen 
sich verändernden Anstieg ist die Verteilung der treibenden Temperaturdifferenzen 
an den einzelnen Wärmetauscherflächen. Dies kann durch Betrachtung der flächen-
optimierten Auslegung nach dem Wurzelkriterium der charakteristischen 
Gleichung (3.31), die als ein Proportionalitätsverhältnis in Gleichung (4.45) aufgeführt 
ist, erklärt werden. 
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Durch Aufstellung des Flächenverhältnises zwischen zwei Hauptkomponenten mit 
Hilfe der Wärmeübertragungsgleichung und unter Einbeziehung des Proportionali-
tätsverhältnises aus Gleichung (4.45), welches die Optimierungsbedingung zwischen 
zwei Hauptkomponenten darstellt, kann die Gleichung (4.46) formuliert werden. 
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Hieraus wird deutlich, dass für eine optimale Verteilung der Wärmetauscherflächen 
die sich einstellenden treibenden Temperaturdifferenzen als Kehrwert des Wurzel-
verhältnisses der mittleren Wärmedurchgangskoeffizienten ergeben müssen. Dies ist 
prinzipiell in Abbildung 4.12 dargestellt. 

Abbildung 4.12 zeigt schematisch für zwei unterschiedliche Rauchgasauskühlungen, 
die als Fall 1 mit einer geringeren und Fall 2 mit einer größeren Rauchgasausküh-
lung bezeichnet werden, die sich entsprechend einstellenden optimalen Lösungs-
kreisläufe unter Berücksichtigung der treibenden Temperaturdifferenzen an den 
Komponenten, um eine geringe spezifische Wärmetauschergesamtfläche zu errei-
chen. Als Lösungskreislaufführung ist eine Reihenschaltung gewählt worden, eine 
detaillierte Beschreibung zu dieser Lösungskreislaufführung ist in Kapitel 4.3.2 zu 
finden. Bei dieser Lösungskreislaufführung wird nicht nur eine geringe Anzahl von 
Armaturen im Lösungskreislauf benötigt, sondern auch ein verhältnismäßig kleiner 
Regelaufwand zur Aufrechterhaltung des Lösungsumlaufs, deshalb wird diese bei 
der Umsetzung von Absorptionskälteanlagen oftmals verwendet und dient hier im 
Folgenden als Grundlage zur Analyse der Methoden zur optimierten Auslegung von 
zweistufigen Absorptionskältemaschinen. 
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Abbildung 4.12:  schematische Darstellung der zur Verfügung stehenden treibenden Tempe-

raturdifferenzen und deren Einflüsse auf den Absorptionskreislauf an zwei 
zweistufigen Absorptionskreisläufen mit jeweils einer Reihenschaltung als 
Lösungskreislaufführung im Lösungsfeld 

Im dargestellten Fall 1 der Abbildung 4.12, wo eine geringere Abgasauskühlung als 
gegenüber dem Fall 2 angenommen wird, stellen sich die treibenden Temperaturdif-
ferenzen am Generator 2 AG →1

2  auf die Absorptionsprozesse mit dem höheren Pro-
zessdruck der Pos.A wie gezeigt ein. Unter Verwendung von Gleichung (4.46) lassen 
sich mit den mittleren Wärmedurchgangskoeffizienten aus Tabelle 4.1 die benötigten 
Verhältnisse der treibenden Temperaturdifferenzen zur optimalen Flächenverteilung 
zwischen Generator 2 und Verdampfer ( 2log,2log, / GVVG kkTT =ΔΔ ) von ca. 4,5, Ab-
sorber und Verdampfer ( AVVA kkTT =log,log, /ΔΔ ) von ca. 1,4 und zwischen Genera-
tor 2 und Absorber ( 2log,2log, / GAAG kkTT =ΔΔ ) von ca. 3 berechnen. Aus Abbildung 
4.12 wird deutlich, dass das Verhältnis der treibenden Temperaturdifferenzen zwi-
schen Generator 2 und Verdampfer ( AA VG →→ 11

2 ), was in der Darstellung einem Ver-
hältnis von ca. 14 entspricht, für den Absorptionsprozess der Pos.A nicht umgesetzt 
werden kann, da die niedrigste zulässige interne Verdampfertemperatur T0 auf mini-
mal 4°C festgelegt ist, um Frostschäden im Verdampfer zu vermeiden. Dies gilt 
ebenfalls für das Verhältnis der treibenden Temperaturdifferenzen zwischen Absor-
ber und Verdampfer ( A1A1 VA →→ ), wo sich ein Verhältnis von etwa 5 einstellt. Zu-
sätzlich ist das sich einstellende Verhältnis zwischen der treibenden Temperaturdiffe-
renz am Generator 2 und Absorber zu prüfen. Dabei wird aus der Abbildung 4.12 
ersichtlich, dass sich ein Verhältnis an treibender Temperaturdifferenz im Fall 1 mit 
dem Prozessdruck Ap2  des Absorptionsprozesses in Pos.A von AG →1

2  zu A1A →  in etwa 
den Wert von 3 ergibt. Dies entspricht nach dem Verhältnis des mittleren Wärme-
durchgangskoeffizienten einer optimalen Verteilung der Wärmetauscherflächen zwi-
schen Absorber und Generator 2. 
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Bei Absenkung der Abgasaustrittstemperatur, wie aus Abbildung 4.12 im Fall 2 dar-
gestellt ist, muss sich ein anderer Absorptionsprozess mit einem niedrigeren Pro-
zessdruck einstellen, der wieder das optimale Verhältnis der treibenden Temperatur-
differenz zwischen Absorber und Generator 2 erreicht. Der gezeigte Absorptionspro-
zess mit dem niedrigeren Prozessdruck Bp2  in Pos.B erreicht zwar noch keine opti-
male treibende Temperaturdifferenz von etwa 3 zwischen Generator 2 und Absorber 
( BG →2

2 / B2A → ), sondern eine deutlich höhere, lässt aber den Trend zu einem günstige-
ren Verhältnis der treibendenden Temperaturdifferenzen als in Pos.A ( AG →2

2 / AA →2 ) 
erkennen. Durch die kontinuierliche Verringerung und Unterschreitung der treibenden 
Temperaturdifferenz von einem Wert von 1 bei der Auskühlung des Rauchgases in 
Pos.A nimmt im Absorptionskreislauf die benötigte Wärmetauscherfläche im Genera-
tor 2 erheblich zu. Somit wird deutlich, dass mit zunehmender Rauchgasauskühlung 
eine optimale spezifische Wärmetauschergesamtfläche nur mit sinkenden Prozess-
drücken im G2 erreicht werden kann. 

Aus den vorangegangen Erkenntnissen zur Abgasauskühlung aus Abbildung 4.12 
und den Simulationsergebnissen aus Abbildung 4.11 wird für die folgenden Simulati-
onen in dieser Arbeit angenommen, dass der Prozessdruck im Auslegungszustand 
1000 mbar beträgt und das Rauchgas bis auf 200°C im Hochtemperaturgenerator 
ausgekühlt wird. Somit wird eine hinreichende Energieausnutzung des Rauchgases 
erreicht, um gleichzeitig bei dem gewählten Prozessdruck von 1000 mbar eine güns-
tige spezifische Wärmetauschergesamtfläche sicher zu stellen. 

In der folgenden Abbildung 4.13 ist der Einfluss des spezifischen Lösungsumlaufs 
bei einem konstanten Lösungswärmetauscherwirkungsgrad von ηLWT2=80 % darge-
stellt worden. Aus den Ergebnissen der Simulationen wird ersichtlich, dass sich in 
Abhängigkeit des Drucks im Generator 2 ein Minimum in der spezifischen Wärme-
tauscherfläche einstellt. Dieses Minimum liegt bei den verschiedenen Prozessdrü-
cken in etwa bei fschwach≈10 und stellt somit die Anlagenkonfiguration mit der gerings-
ten Größe aller Wärmetauscherflächen in den einzelnen Komponenten dar. Bei Un-
terschreitung des spezifischen Lösungsumlaufs von fschwach<<10 ist ein deutlicher 
Anstieg in der benötigten spezifischen Wärmetauscherfläche festzustellen, da die zur 
Verfügung stehende treibende Temperaturdifferenz aufgrund der zunehmenden 
Ausgasungsbreite Δx sinkt (vgl. Kapitel 4.3.2; Abbildung 4.22). Somit kommt es  
ebenfalls zu einer Ungleichverteilung der Wärmetauscherflächen, wie vorher unter 
Anwendung von Gleichung (4.46) beschrieben. Deshalb sollte bei der Umsetzung 
solcher Absorptionsprozesse darauf geachtet werden, dass ein spezifischer Lö-
sungsumlauf größer von fschwach≈10 gewählt wird. Das Wärmeverhältnis verändert 
sich ebenfalls, wie im vorherigen Kapitel 3.2.4 am einstufigen Absorptionsprozess 
beschrieben, mit der Variation des Lösungsumlaufs. So kann die Gleichung (3.16) für 
den COPAKM,SE vom einstufigen Absorptionskreislauf aus Kapitel 3.2.4 auf den zwei-
stufigen Absorptionskreislauf COPAKM,DE nach Gleichung (4.47) erweitert werden. 
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Äquivalent zu Gleichung (3.19) stellt sich das Wärmeverhältnis als eine Abhängigkeit 
vom spezifischen Lösungsumlauf dar. Folglich kommt es, wie in Abbildung 4.13 ge-
zeigt, bei einer Erhöhung des spezifischen Lösungsumlaufs zu einer Reduzierung 
des Wärmeverhältnisses, da die Lösungswärmetauscherverluste im LWT1 Verlust

LWTQ 1
&  und 

LWT2 Verlust
LWTQ 2
&  zunehmen. 

 
Abbildung 4.13:  Vergleich der spezifischen Wärmetauschergesamtflächen eines zweistufi-

gen Absorptionskreislaufs mit einer Lösungskreislaufführung in Reihen-
schaltung bei konstantem Druck pG2=1000 mbar im Hochtemperaturgene-
rator G2 und konstantem Wirkungsgrad des Hochtemperaturlösungswär-
metauschers 2 ηLWT2=80 % in Abhängigkeit des spezifischen Lösungsum-
laufs der schwachen Lösung fschwach 

Des Weitern ist in Abbildung 4.13 ersichtlich, dass eine noch weitere Verringerung 
der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche erreicht werden kann, wenn das als 
Kältemittel genutzte Wasser sogar bis kurz oberhalb der Gefriertemperatur T0>0°C 
abkühlen kann und somit die Randbedingung von T0>4°C nicht eingehalten werden 
muss. Dies würde, wie im Vorherigen schon beschrieben, die Verteilung der treiben-
den Temperaturdifferenzen nach den sich einstellenden Wärmedurchgangskoeffi-
zienten zwischen Generator 2 und Verdampfer, wie sie auch in Abbildung 4.12 dar-
gestellt ist, unter Berücksichtigung von Gleichung (4.46) verbessern. Auch bei dieser 
Randbedingung ist der zu wählende spezifische Lösungsumlauf der schwachen Lö-
sung eine günstige Wahl bei ca. fschwach≈10, um eine möglichst geringe spezifische 
Wärmetauscherfläche zu erreichen. Der Einfluss der Verdampfertemperatur auf die 
Verringerung der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche bei einem konstanten 
spezifischen Lösungsumlauf ist dadurch zu erklären, dass sich erneut nach Glei-
chung (4.46) eine günstigere Verteilung der treibenden Temperaturdifferenzen nach 
Abbildung 4.12 vom Verdampfer mit B,A2,1

2V →  zum Absorber und Generator 2 einstellt, 
was somit zu einer günstigeren Flächenverteilung führt. 
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Zusätzlich zu den vorher geführten Analysen zur Untersuchung des Einflusses der 
Abgasaustrittstemperatur aus dem Hochtemperaturgenerator, des Prozessdrucks im 
Hochtemperaturgenerator und –kondensator und des spezifischen Lösungsumlaufs 
findet auch noch eine Beeinflussung durch den Wirkungsgrad des Lösungswärme-
tauschers ηLWT2 statt, der auf die spezifische Wärmetauscherfläche und das Wärme-
verhältnis einwirkt. Dieser Einfluss ist in der folgender Abbildung 4.14 gezeigt. 

 
Abbildung 4.14:  Vergleich der spezifischen Wärmetauschergesamtflächen eines zweistufi-

gen Absorptionskreislaufs mit einer Lösungskreislaufführung in Reihen-
schaltung bei konstantem Druck pG2=1000 mbar im Hochtemperaturgene-
rator G2 und Variation des Wirkungsgrades ηLWT2 des Hochtemperaturlö-
sungswärmetauschers 2 in Abhängigkeit des spezifischen Lösungsumlaufs 
der schwachen Lösung fschwach 

Der Wirkungsgrad des Lösungswärmetauschers 2 beeinflusst die erforderliche Vor-
erwärmung der schwachen Lösung am Eintritt in den Generator 2. Wird der Wir-
kungsgrad des LWT2 durch Verringerung der Wärmetauscherfläche reduziert, steigt 
der Anteil der benötigten Wärme, um die schwache Lösung von ihrem Zustand TG2,ein 
bis zum Gleichgewichtszustand T2 zu erwärmen, was sich analog zum einstufigen 
Absorptionskreislauf, beschrieben in Kapitel 3.2.4, verhält. Somit sinkt gleichzeitig 
der Anteil der nutzbaren Antriebswärme zur Kältemittelerzeugung. 

Durch Verringerung des Wirkungsgrades von ηLWT2=80 % auf ηLWT2=20 % verändert 
sich die spezifische Wärmetauscherfläche bei einer günstigen Wahl des Lösungsum-
laufs der schwachen Lösung von fschwach≈10 nur unwesentlich. Hingegen ist die Be-
einflussung des Wärmeverhältnisses deutlich zu erkennen, denn bei einem Lö-
sungsumlauf von fschwach≈10 sinkt die spezifische Wärmetauscherfläche um  
ca. 5 % und das Wärmeverhältnis gleichzeitig um etwa 18 %. Da der Einfluss des 
Lösungswärmtauscherwirkungsgrades eine maßgebliche Reduzierung im Wärme-
verhältnis mit sich bringt, was somit die Wirtschaftlichkeit von solchen Absorptions-
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kälteanlagen direkt beeinflusst und die spezifische Wärmetauschergesamtfläche sich 
nur geringfügig ändert, wird für die weiteren Berechnungen angenommen, dass 
ηLWT2=80 % betragen soll. 

4.3.2 Lösungskreislaufführungen für zweistufige Absorptionskreisläufe 

Der im vorherigen Kapitel 4.2 beschriebene zweistufige Absorptionskreislauf kann 
durch verschiedene Lösungskreislaufführungen zwischen den drei Druckniveaus der 
Komponenten Absorber, Nieder- und Hochtemperaturgenerator ausgeführt werden. 
Diese verschiedenen Lösungskreislaufführungen beeinflussen nicht nur die internen 
Temperaturen, Drücke und Lösungskonzentrationen in den Komponenten, sondern 
haben auch einen Einfluss auf die Konstruktion der Anlage. Z. Bsp. ändern sich 
durch die unterschiedlichen Lösungskreislaufführungen die Anzahl der benötigten 
Lösungsmittelpumpen, die Größe der benötigten Wärmetauscherflächen, aber auch 
der Aufwand für die Verrohrung. Somit werden durch die Wahl des Lösungskreislau-
fes die Herstellungskosten einer solchen Anlage bestimmt. Deshalb sollte in Abhän-
gigkeit der Anforderung an den Absorptionsprozess die entsprechende Kreislauffüh-
rung unter Berücksichtigung ihrer Vorteile und Nachteile in Hinblick auf ihre Prozess-
parameter gewählt werden. 

Prinzipiell können für die Lösungskreislaufführung die drei Hauptvarianten Reihen-, 
Parallel- und Inversschaltung gewählt werden [35, 39, 45, 82], welche in  
Abbildung 4.15 dargestellt sind. 
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Abbildung 4.15:  Darstellung verschiedener Lösungskreislaufführungen für zweistufige Ab-
sorptionskältemaschinen 

Im folgenden Kapitel 5, in welchem ausschließlich die Kopplung zwischen Kraft-
Wärme-Kopplungen und Absorptionskältemaschinen beschrieben ist, wird für alle 
weiteren Überlegungen zum Einsatz von zweistufigen Absorptionskältemaschinen 
als Lösungskreislaufführung die Parallelschaltung eingesetzt. Grund dafür ist, dass, 
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wie im Folgenden gezeigt wird, diese Kreislaufvariante gegenüber den anderen 
Kreislaufvarianten bei den üblichen externen Parametern das günstigste Wärmever-
hältnis und gleichzeitig eine geringe Wärmetauschergesamtfläche bezogen auf die 
produzierte Kälteleistung mit sich bringt.  

Als einfachste und günstigste Bauform des Lösungskreises wird oftmals die Reihen-
schaltung genannt, da diese, wie aus Abbildung 4.15 im Vergleich zu den anderen 
Schaltungen ersichtlich ist, die geringste Anzahl von Lösungsmittelpumpen erfordert. 
Dabei wird jedoch nicht berücksichtigt, welche Auswirkungen die Lösungskreisfüh-
rung auf die benötigten Wärmetauscherflächen hat. Bei der Lösungskreislaufführung 
mittels Reihenschaltung wird aus dem Sumpf des Absorbers schwache LiBr-Lösung 
abgesaugt und durch die LP1 auf das Druckniveau des Hochtemperaturgenerators 
(G2) gebracht. Die Lösungsmittelpumpe (LP1) muss dabei den benötigten Lösungs-
mittelmassenstrom in Abhängigkeit der Reibungsdruckverluste und des aufzubrin-
genden Druckunterschiedes alleine fördern. Auf dem Weg vom Absorber zum Hoch-
temperaturgenerator fließt die schwache LiBr-Lösung hintereinander durch zwei Lö-
sungsmittelwärmetauscher (LWT1 und LWT2), wo sie im Gegenstrom zur starken 
Lösung vorerwärmt wird, bevor sie in den G2 eintritt. Beide Lösungswärmetauscher 
werden mit dem kompletten Lösungsmittelmassenstrom der schwachen Lösung 
durchflossen. Der zu fördernde Lösungsmittelmassenstrom wird auf die Regelgröße 
des Füllstandes im Hochtemperaturgenerator eingeregelt. Von dort fließt die Lösung 
durch den Druckunterschied zwischen den Komponenten zurück in den Absorber. 
Nachdem ein Teil des Kältemittels im G2 ausgetrieben wurde und dieses über die 
Kältemittelseite in den Verdampfer gelangt, fließt die aufkonzentrierte Lösung über 
den LWT2 und eine Drossel zurück in den Niedertemperaturgenerator (G1). Dort wird 
diese weiter aufkonzentriert, was jedoch durch die maximale mögliche Lösungskon-
zentration beim Absorbereintritt begrenzt wird, um eine Kristallisation am Austritt des 
LWT1, wo die geringste Temperatur der Lösung erreicht wird, zu vermeiden. Der Lö-
sungskreis ist in der folgenden Abbildung 4.16 dargestellt. 

 
Abbildung 4.16:  schematische Darstellung der Lösungskreislaufführung für eine Reihen-

schaltung im Lösungsfeld 
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Die Drossel in der starken Lösungsleitung zwischen LWT2 und G1 dient zur Auf-
rechterhaltung des Druckunterschiedes von etwa 600-900 mbar zwischen dem G2 
und G1. Dies kann aus Tabelle 3.1 entnommen werden, in der die Temperaturen und 
Drücke für solche Kreisläufe aufgeführt sind. Nachdem weiteres Kältemittel im G1 
ausgetrieben wurde, fließt die starke LiBr-Lösung über den LWT1 und eine weitere 
Drossel zurück in den Absorber, wodurch der Lösungsmittelkreis geschlossen wird. 
Der Druckunterschied zwischen den beiden Komponenten beträgt in etwa  
40-80 mbar und wird gewöhnlich über ein entsprechend dimensioniertes U-Rohr auf-
rechterhalten. 

Eine weitere Verschaltungsmöglichkeit des Lösungskreislaufes ist die Parallelschal-
tung, bei der der Lösungsmittelmassenstrom von der Pumpe LP1, kommend nach 
der Vorwärmung aus dem LWT1, aufgeteilt wird. Die Aufteilung wird in dieser Dar-
stellung nach Abbildung 4.15 durch zwei zueinander einregulierte Ventile erzeugt. 
Durch den Abgleich der Druckverluste in den Regulierventilen (RV1 und RV2) kann 
der Lösungsmassenstrom, kommend aus dem Absorber zwischen dem Nieder- und 
Hochtemperaturgenerator, in beliebigem Verhältnis aufgeteilt werden. Somit kann je 
nach Konzentrationsänderung im G1 und G2 die Eintrittskonzentration der starken 
Lösung in Fließrichtung des Absorbers nach der Zusammenführung vor dem LWT1 
auf den Maximalwert von 65 Gew.-% (vgl. Tabelle 4.2) begrenzt werden. Die sich 
einstellenden Lösungskonzentrationen der austretenden starken Lösung aus dem G2 
und G1 können identisch (xG1,stark=xG2,stark) oder auch unterschiedlich 
(xG1,stark<xG2,stark) sein, müssen aber immer den Vorgaben aus Tabelle 4.2 entspre-
chen. Dies ist schematisch im folgenden Lösungsfeld der Abbildung 4.17 für zwei 
unterschiedliche Lösungskonzentrationen dargestellt. 

 
Abbildung 4.17:  schematische Darstellung der Lösungskreislaufführung für eine Parallel-

schaltung im Lösungsfeld 

Nach der Aufteilung fließt nur ein geringer Teil der schwachen Lösung über den 
LWT2 zum G2, der Großteil der Lösung wird direkt in den G1 gefördert. Aufgrund 
des geringeren Lösungsmittelmassenstroms kann die schwache Lösung vor dem 
Eintritt in den G2 durch den LWT2 weiter vorerwärmt werden. Dadurch sinkt der be-
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nötigte Anteil an Wärmetauscherfläche zur sensiblen Vorerwärmung der Lösung im 
G2, da die eintretende schwache Lösung eine höhere Eintrittstemperatur aufweist 
und somit bis zu ihrer Siedetemperatur weniger vorerwärmt werden muss. Folglich 
kann anteilig mehr eingekoppelte Antriebsleistung zur Kältemittelbereitstellung durch 
das Verdampfen des Wassers aus der Lösung genutzt werden, was die Effizienz der 
Anlage steigert. 

Bei der Inversschaltung fließt im Gegensatz zur Reihenschaltung die gesamte Lö-
sungsmenge vom Absorber ausgehend erst durch den G1 und anschließend durch 
den G2. Die Pumpe LP1 kann die Lösung vom Absorber aufgrund der zwischenge-
schalteten Druckstufe im G1 nicht direkt in den G2 fördern, weshalb eine zweite Lö-
sungspumpe (LP2) eingesetzt wird. Diese fördert ausschließlich den Lösungsmas-
senstrom vom G1 in den G2, von wo er über die Druckdifferenz zwischen G2 und A 
wieder zurück fließt. In Abbildung 4.18 ist erkennbar, dass die Lösung somit nach-
einander vom G1 und anschließend vom G2 aufkonzentriert wird. Da die Lösung an-
schließend direkt vom G2 in den A fließt, muss bei dieser Kreislaufführung die Lö-
sungskonzentration der starken Lösung im G2 auf xG2,stark≤65 Gew.-% beschränkt 
werden. 

 
Abbildung 4.18:  schematische Darstellung der Lösungskreislaufführung für die Inversschal-

tung im Lösungsfeld 

Zusätzlich zu den drei Hauptvarianten der Lösungsführungen aus Abbildung 4.15, 
sind, basierend auf der Grundlage der Reihen- und Inversschaltung, noch zwei wei-
tere Kreislaufführungen möglich. Diese beiden Kreislaufvarianten sind in Abbildung 
4.19 dargestellt und weisen im Vergleich zu den bisher diskutierten Varianten einen 
zusätzlichen Bypass auf, welcher den Kreisläufen eine höhere Effizienz erreichen 
lässt. 
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Abbildung 4.19:  Darstellung der Lösungskreislaufführungen von Reihen- und Inversschal-
tung mit Bypass für zweistufige Absorptionskältemaschinen 

Durch den Bypass, der jeweils eine Mischung von schwacher und starker Lösung 
ermöglicht, können bei beiden Varianten Lösungskonzentrationen im G2 von über 
65 Gew.-% erreicht werden. Dadurch wird wie bei der Parallelschaltung die Konzent-
ration der zurück fließenden starken Lösung in den Absorber auf 65 Gew.-% be-
grenzt, obwohl eine Konzentrationserhöhung von über 65 Gew.-% im G2 erreicht 
wird. Beide Kreislaufführungen sind in Abbildung 4.20 dargestellt. 

Reihenschaltung mit Bypass Inversschaltung mit Bypass 

Abbildung 4.20:  schematische Darstellung der Lösungskreislaufführungen der Reihen- und 
Inversschaltung mit zusätzlichem Bypass im Lösungsfeld 

Tabelle 4.3 zeigt eine Gegenüberstellung der Lösungskreisläufe aus Abbildung 4.15 
mit Blick auf die wichtigsten konstruktiven Einflüsse und Eigenschaften von Prozess-
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parametern des Lösungskreislaufes. Daraus wird ersichtlich, dass die Reihenschal-
tung ohne Bypass die einfachste Bauweise ist, jedoch gleichzeitig auch durch ihre 
Bauform die Wahl der Prozessparameter in der zweiten Stufe einschränkt. Dies gilt 
ebenfalls für die Inversschaltung ohne Bypass, die gleichermaßen eine einfache 
Bauweise der Rohrleitungsführung aufweist. Jedoch benötigt diese Verschaltung 
zwei Lösungsmittelpumpen, die die Investitions-, Betriebs- und Wartungskosten er-
höhen.  

Tabelle 4.3:  Bewertung der Konstruktion- und Auslegungsparameter von Reihen-, Parallel- 
und Inversschaltung 

Parallelschaltung

ohne Bypass mit Bypass ohne Bypass mit Bypass
Anzahl der Lösungspumpen 1 1 1-2 2 2
Einfachheit der Rohrleitungsführung + - - - + - -
Konzentrationsänderung von ≥65 Gew.-% im G2 - + + - +
benötigte Wärmetauscherfläche LWT2 - + + - +

InversschaltungReihenschaltungGegenüberstellung der 
Lösungskreislaufführungen

 
Bei der Parallelschaltung sowie der Reihen- und Inversschaltung mit jeweils einem 
Bypass können im Hochtemperaturgenerator auch Lösungskonzentrationen oberhalb 
der des Absorbers von 65 Gew.-% erreicht werden. Dies führt dazu, dass eine grö-
ßere Variation der Prozessparameter in der zweiten Stufe des Absorptionsprozesses 
möglich wird. Somit ergibt sich ein weiterer Freiheitsgrad für die optimierte Auslegung 
von zweistufigen Absorptionsprozessen, der die benötigte Wärmetauschergesamtflä-
che bei der Auslegung von Absorptionskältemaschinen beeinflusst, was im Folgen-
den noch gezeigt wird. 

Vergleich verschiedener Lösungskreislaufführungen von Reihen-, Parallel- und 
Inversschaltung 

Im vorherigen Kapitel 4.3.1 wurden der Einfluss der verschiedenen Prozessparame-
ter und technischen Randbedingungen anhand einer Reihenschaltung aufgezeigt, 
die bei der Auslegung eines Absorptionskreislaufes in Bezug auf das erreichbare 
Wärmeverhältnis und die spezifische Wärmetauchergesamtfläche berücksichtigt 
werden müssen. Wie in den vorherigen Abschnitten des Kapitels 4.3.2 erläutert, kön-
nen noch weitere Lösungskreislaufführungen eingesetzt werden, bei denen ebenfalls 
das erreichbare Wärmeverhältnis und die spezifische Wärmetauchergesamtfläche 
von den vorher beschriebenen Vorgaben der Prozessparameter und technischen 
Randbedingungen beeinflusst werden. Im Folgenden ist unter Berücksichtigung der 
vorgestellten Vorgaben für die Reihenschaltung in Kapitel 4.3.1 ein Vergleich mit den 
noch zur Verfügung stehenden Lösungskreislaufführungen der Reihen-, Parallel- und 
Inversschaltung aufgezeigt. 

Die Ergebnisse der entsprechend durchgeführten Simulationen von Reihen-, Paral-
lel- und Inversschaltung sind in Abbildung 4.21 dargestellt. Die Berechnung dieser 
Absorptionsprozesse mit ihren verschiedenen Lösungskreislaufführungen basieren 
auf den gleichen Randbedingungen wie in Tabelle 4.2 beschrieben. 



4 Optimierung und Auslegung von ein- und zweistufigen Absorptionskältekreisläufen 69 

 
Abbildung 4.21:  Vergleich von spezifischen Wärmetauschergesamtflächen eines zweistufi-

gen Absorptionskreislaufes mit verschiedenen Lösungskreislaufführungen 
in Reihenschaltung, Parallelschaltung, Inversschaltung und Inversschaltung 
mit Bypass bei konstantem Druck pG2=1000 mbar im Hochtemperaturgene-
rator G2 und konstantem Wirkungsgrad mit ηLWT2=80 % des Hochtempera-
turlösungswärmetauschers 2 in Abhängigkeit des spezifischen Lösungsum-
laufs der schwachen Lösung fschwach 

Aus Abbildung 4.21 ist ersichtlich, dass die Reihenschaltung ohne Bypass im Ge-
gensatz zu den anderen Lösungskreislaufführungen über den gesamten Bereich des 
spezifischen Lösungsumlaufs die größte spezifische Wärmetauschergesamtfläche 
benötigt. Gleichzeitig fällt mit zunehmendem spezifischem Lösungsumlauf das Wär-
meverhältnis aufgrund der zunehmenden Verluste im Lösungskreislauf und der damit 
verbundenen sensiblen Vorerwärmung der eintretenden Lösungen in den Genera-
tor 2. Dementsprechend erreicht die Reihenschaltung mit Bypass mit zunehmendem 
spezifischem Lösungsumlauf eine geringere spezifische Wärmetauschergesamtflä-
che und gleichzeitig ein höheres Wärmeverhältnis. Grund hierfür ist, dass der Wär-
meverlust im Lösungskreis des Generators 2 durch die Bypassung der schwachen 
Lösung aus dem Absorber direkt in den Generator 1 verringert werden kann und so-
mit die benötigte sensible Vorerwärmung im Generator 2 reduziert wird. Auch die 
Parallelschaltung weist über den gesamten Bereich des spezifischen Lösungsum-
laufs eine geringere spezifische Wärmetauscherfläche auf als die Reihenschaltung 
mit und ohne Bypass. Die beiden Inversschaltungen hingegen zeigen bei fschwach<8 
im Verlauf der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche und im Wärmeverhältnis 
keinen Unterschied. Somit stellt die Inversschaltung mit Bypass keinen Vorteil dar, 
weil in diesem Bereich des spezifischen Lösungsumlaufs zur optimalen Wahl einer 
günstigen spezifischen Wärmetauschergesamtfläche keine Lösung über den Bypass 
strömt, was aus den Simulationsergebnissen festgestellt wurde. Erst bei größeren 
Lösungsumläufen wird der Bypass vorteilhaft, weil dann Lösung über den Bypass 
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direkt in den Absorber zurückfließen kann. Somit muss weniger Lösung in den Gene-
rator 2 gefördert werden, was zur Folge hat, dass die sensible Vorerwärmung im Ge-
nerator 2 verringert wird, wodurch das erreichbare Wärmeverhältnis gegenüber der 
Inversschaltung ohne Bypass ansteigt. Dies hat auch Auswirkungen auf die spezifi-
sche Wärmetauschergesamtfläche, die bei der Inversschaltung mit Bypass geringer 
ist als mit Bypass. Ab einem spezifischen Lösungsumlauf der schwachen Lösung 
von fschwach≈14 wird mit der Inversschaltung mit Bypass annähernd die gleiche spezi-
fische Wärmetauschergesamtfläche wie bei der Parallelschaltung erreicht. 

Aus den vorangegangenen Betrachtungen kann festgehalten werden, dass die Paral-
lelschaltung über die Variation des spezifischen Lösungsumlaufs das höchste Wär-
meverhältnis zur Verfügung stellt und gleichzeitig akzeptable spezifische Wärmetau-
scherflächen aufweist. Aus der Arbeit von J. Jeong (2007) [39], in der eine Reihen-
schaltung ohne Bypass, Parallelschaltung und Inversschaltung ohne Bypass mitein-
ander verglichen wurden, wird ebenfalls bestätigt, dass die Parallelschaltung das 
höchste Wärmeverhältnis aufweist und somit aus thermodynamischer Sicht die güns-
tigste Wahl zwischen diesen drei Varianten ist. Da das Optimum der spezifischen 
Wärmetauschergesamtfläche der Parallelschaltung nach Abbildung 4.21 bei etwa 
fschwach≈10 liegt, wird auch annähernd die gleiche spezifische Wärmetauscherfläche 
wie bei der Inversschaltung mit Bypass und einem fschwach>10 erreicht. Damit bestä-
tigt sich die Parallelschaltung aus thermodynamischer Sicht als die günstigste Wahl 
der Lösungskreislaufführungen, weshalb diese für die folgenden Diskussionen in  
Kapitel 5 verwendet wurde. 

Die Verteilung der Wärmetauschergesamtfläche in den einzelnen Komponenten für 
die Parallelschaltung ist beispielhaft für einen maximalen Prozessdruck von 
1000 mbar und einen Lösungswärmetauscherwirkungsgrad von ηLWT2=80 % in 
Abbildung 4.22 dargestellt. 

 
Abbildung 4.22:  Darstellung der einzelnen Wärmetauscherflächen in Bezug auf die Wärme-

tauschergesamtfläche bei Variation des spezifischen Lösungsumlaufs 
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Aus Abbildung 4.22 ist ersichtlich, wie sich die einzelnen Wärmetauscherflächen der 
sieben Komponenten in Bezug zur Wärmetauschergesamtfläche bei verschiedenen 
spezifischen Lösungsumläufen der schwachen Lösung aufteilen. Die anteilig größten 
Wärmetauscherflächen stellen dabei der Verdampfer, Absorber und Generator 2 dar. 
Diese Flächen bleiben bei einem spezifischen Lösungsumlauf von fschwach>8 annäh-
rend konstant. In diesem Bereich variieren hauptsächlich die beiden Lösungswärme-
tauscherflächen, die bei großen Lösungsumläufen die Wärmeverluste im Lösungs-
kreis verringern müssen. Ab einem spezifischen Lösungsumlauf von fschwach<8, wird 
die maximal zulässige Lösungskonzentration von 65 Gew.-% beim Eintritt in den Ab-
sorber erreicht, was zur Folge hat, dass eine Flächenänderung der Wärmetauscher-
fläche im Absorber und Verdampfer eintritt. Durch Verkleinerung der Verdampferflä-
che steigt der Prozessdruck im Absorber, was dazu führt, dass die treibende Tempe-
raturdifferenz steigt. Gleichzeitig wird die Absorberfläche vergrößert, wodurch mehr 
Leistung übertragen werden kann, somit wird ein Überschreiten der maximalen Kon-
zentration am Eintritt in den Absorber von 65 Gew.-% verhindert. 

 



 

   

5 Prinzip der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit ei-
ner zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine 

Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen (Abk. KWKK) sind Energieumwandlungsanlagen, 
deren Hauptaufgabe es ist, aus einem fossilen oder auch erneuerbaren Brennstoff 
mittels einer Kraft-Wärme-Kopplung Elektrizität zu erzeugen und die dabei entste-
hende thermische Energie als Heiz- bzw. Kälteenergie den Verbrauchern zur Verfü-
gung zu stellen. Die Erzeugung der Kälteenergie erfolgt dabei mittels Kälteanlagen, 
die die Abwärme der Kraft-Wärme-Kopplung, die nicht als Heizenergie genutzt wird, 
als Antrieb für Kälteanlagen zur Kaltwasserbereitstellung nutzt. Dazu gehören, wie in 
den vorherigen Kapiteln schon beschrieben, die Absorptionskälteanlagen, die beim 
Einsatz solcher Kopplungen zum Einsatz kommen. 

Die Anwendung derartiger Kopplungen hat meist in dezentralen Energieversor-
gungssystemen ihren Platz, d.h. das Energieversorgungssystem wird in der räumli-
chen Nähe zum Energieverbraucher aufgebaut und betrieben. Der Einsatz solcher 
Kopplungen an zentralen Energieerzeugungsanlagen, wie z. Bsp. Heizwerke zur 
Fernwärmeversorgung, hat zur Folge, dass der Aufbau eines Kälterohrleitungsnetzes 
zusätzliche hohe Kosten und technische Probleme mit sich bringt. Deshalb werden 
diese Systeme hauptsächlich als dezentrale Energieversorgungsanlagen in gewerb-
lichen Bereichen zur Kältebereitstellung für Klimatisierungen und Kaltwassererzeu-
gungen als Gewerbekälte verwendet. Auch Energieverbundsysteme mit mehreren 
Verbrauchern werden damit realisiert, aber aufgrund des erforderlichen Kälterohrlei-
tungsnetzes im Vergleich zu Fernwärmenetzen auf meist kleine Bereiche begrenzt. 

Durch den Einsatz dieser dezentralen Energieversorgungssysteme wird eine höhere 
Primärenergieausnutzung gegenüber zentralen thermischen Kraftwerken erreicht, 
wie im Folgenden gezeigt wird. Grund hierfür ist die kontinuierliche Nutzung der Ab-
wärme für Heizzwecke bzw. zur Umwandlung in Kälteleistung (Nutzkälte) je nach 
Jahreszeit und Energiebedarf, die im Gegensatz zu thermischen Kraftwerken größ-
tenteils als ungenutzte Wärme an die Umgebung abgeführt wird. Als  
Kraft-Wärme-Kopplungen für den dezentralen Einsatz werden vielfach Verbren-
nungsmotoren, Gasturbinenanlagen und neuerdings in der Erprobung befindliche 
Brennstoffzellensysteme eingesetzt. Dabei entsprechen die Verbrennungsmotoren 
und Gasturbinenanlagen dem „Stand der Technik“ und sind in fast allen Leistungs-
klassen kommerziell erhältlich. Brennstoffzellen hingegen sind die Ausnahme, da sie 
z.Zt. unter den derzeit vorherrschenden Energiepreisen noch nicht wirtschaftlich be-
trieben werden können und auch nicht kommerziell verfügbar sind, wie die Verbren-
nungsmotoren und Gasturbinenanlagen, welche in den verschiedenen Leistungs-
klassen über einen großen Leistungsbereich zur Verfügung stehen. Auf diesem Ge-
biet lassen sich trotzdem Forschungsaktivitäten feststellen, bei denen in verschiede-
nen Projekten die Kopplung zwischen Brennstoffzelle und Absorptionskältemaschine 
realisiert und untersucht wird [16, 32, 78]. 

Solche dezentralen Energiesysteme besitzen natürlich gegenüber den großen zent-
ralen Energiesystemen den Nachteil, dass sie aufgrund ihrer geringeren elektrischen 
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Leistung höhere spezifische Investitionskosten (€/kWel) aufweisen. Außerdem haben, 
wie es im Speziellen bei den Verbrennungsmotoren bekannt ist, kleine Anlagen ei-
nen niedrigeren elektrischen Wirkungsgrad, der bis zu etwa 10 Prozentpunkte abfal-
len kann und somit die Energieumwandlung in Strom mindert [9, 31]. 

Im Folgenden wurde der Schwerpunkt auf die Verwendung von motorisch betriebe-
nen Blockheizkraftwerken (Motor-BHKW) gelegt. Ziel dieses Kapitels ist es, eine effi-
ziente Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einem Motor-BHKW vorzustellen, in der die 
bereitgestellte Abwärme über eine angepasste Absorptionskälteanlage effizient in 
Nutzkälte umgewandelt wird, um eine optimale Energieausnutzung gegenüber dem 
jetzigen „Stand der Technik“ entsprechenden konventionellen Kopplung zu erhalten. 

5.1 Kopplung eines motorisch betriebenen Blockheizkraftwerkes 
mit einer einstufigen Absorptionskältemaschine 

Für gewöhnlich wird bei der Realisierung von Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung das moto-
risch betriebene Blockheizkraftwerk über einen Warmwasserkreislauf mit einer kon-
ventionellen einstufigen Absorptionskältemaschine gekoppelt, wodurch diese ange-
trieben wird. Dies stellt die am häufigsten gewählte Verschaltungsform von Motor-
BHKWs mit Absorptionskältemaschinen dar [62]. 

Abbildung 5.1 stellt die KWKK mittels eines gasbetriebenen Motorblockheizkraft-
werks dar, welches zwei Abwärmequellen auf unterschiedlichen Temperaturniveaus 
zur Verfügung stellt. Das Rohrverbundsystem zwischen der Absorptionskältemaschi-
ne und dem Motor-BHKW nimmt zuerst die Niedrigtemperaturwärmen über den 
Wasserkreislauf auf, bevor es die Hochtemperaturwärme im Abgaswärmetauscher 
aufnimmt, um dadurch die Wärme als Antrieb dem Generator 1 der Absorptionskäl-
temaschine zur Verfügung zu stellen. 
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Motorblockkühlung
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Anschluss Heiznetz
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Wärmeabfuhr

Abgas ~ 400-500°C

 
Abbildung 5.1:  Anlagenschema einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zwischen einer einstu-

figen Absorptionskältemaschine an einem Motor-Blockheizkraftwerk 
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Die Eintrittstemperatur in das Motor-BHKW beträgt, in Abhängigkeit des gewählten 
Motortyps, bis etwa 80°C. Weiter nach oben hin ist die Eintrittstemperatur in den Mo-
tor begrenzt, da der Ölkühler die maximal zulässige Temperatur in Bezug auf die 
thermische Stabilität des Öls, welches im Motor als Schmierstoff dient, vorgibt [63]. 
Außerdem sollte ebenfalls der Gemischkühler mit seiner Temperatur nicht höher lie-
gen, da das durch den Turbolader vorkomprimierte Gasgemisch, bestehend aus 
Verbrennungsgas und –luft, gekühlt werden muss, um die Füllung in den Verbren-
nungszylindern und somit den mechanischen Leistungsumsatz des Motors aufrecht 
zu erhalten [34]. Deshalb wird oftmals der Gemischkühler, wie auch in Abbildung 5.1 
dargestellt, vor dem Ölkühler gekühlt. Nachdem die Abwärme des Gemisch- und Öl-
kühlers vom Wasserkreis aufgenommen worden ist, wird der Motorblock gekühlt. Der 
Volumenstrom in diesem Wasserkreis wird dabei auf einen Mindestvolumenstrom 
begrenzt, damit eine ausreichende Kühlung bei stabilen Wärmeübergängen erfolgen 
kann. Des Weiteren werden somit die maximal erreichbaren Temperaturen in den 
Komponenten des Motors begrenzt. 

Nach Aufnahme aller Niedertemperaturwärmen (NT-Wärmequellen), wie Mantelmo-
tor-, Öl- und Gemischkühler, wird anschließend die Hochtemperaturwärme  
(HT-Wärmequelle), bestehend aus der Abgaswärme, aufgenommen. Dazu wird in 
den Wasserkreis ein Abgaswärmetauscher (AWT) integriert, der das heiße Rauchgas 
vom Motor-BHKW kommend mit einer Eintrittstemperatur in den AWT von 400-600°C 
abkühlt [31, 56, 92]. Die Austrittstemperatur liegt dabei aufgrund der Temperaturgrä-
digkeit oberhalb der Austrittstemperatur des Warmwasserkreises von ca. 90°C aus 
dem Motor-BHKW. Für gewöhnlich wird die Abgaswärme bis zu einer Eintrittstempe-
ratur in den Schornstein von ~120°C ausgekühlt [31, 92]. Bei der Wärmenutzung des 
Abgases im AWT ist darauf zu achten, dass der Abgasdruckverlust im Rohrleitungs-
system vom Abgasaustritt am Motor-BHKW bis zur Schornsteinöffnung in der Regel 
nicht mehr als 50 mbar beträgt [53, 92], um keine Leistungsminderung durch erhöh-
ten Gegendruck am Motor-BHKW zu erhalten. Deshalb sollte erfahrungsgemäß der 
Druckverlust im AWT nicht mehr als etwa 25 mbar betragen, um noch ausreichend 
Druckverlust für das Abgasrohrleitungssystem, bestehend aus Rohrleitung und 
Schornstein, bereitzustellen. Dieser Erfahrungswert kann in Abhängigkeit des ge-
wählten Verbrennungsmotortyps variieren, wie Tabelle 5.1 zu entnehmen ist. 
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Tabelle 5.1:  Übersicht verschiedener Parameter von motorisch angetriebenen Blockheiz-
kraftwerken nach Herstellerangaben [92] 

Caterpillar Deutz Jenbacher MDE
Dezentrale Energiesysteme

Spilling
Energiesysteme

Baureihe bzw. Serie 3412 TA / 3508 TA TBG616 / 620 / 2016 JMS312 GS AE3042 - D1/L2/LH PowerTherm
Angaben für Brennstoffart Erdgas Erdgas und Biogas Erdgas Erdgas Erdgas
elektrischer Leistungsbereich kW 400…550 350…1000 500…900 200...400 20

max. Kühlwasser-
ein-/austrittstemperatur °C 85/99 78/90 bzw. 83/90 81/90 70/85 bzw. 85/93 80/~90

Abgastemperatur °C 350…470 380…520 480…500 490…590 450
elektrisch % 36,8…38,2 35,4…41,2 39,4…39,9 35,8…36,1 33,2

thermisch*2 % 48,8...46,6 50,3...39,1 46,2 / 46,3 53,9...52,1 57,8

externer Gemischkühler vorhanden*3 ja ja ja nein / ja*5 nein
θ  mit AWT (tA,aus=120°C) - 0,23…0,5 0,21…0,4 0,42…0,44 0,31…0,44 0,35
θ  ohne AWT (tA,aus=200°C) - 0,25…0,57 0,23…0,45 0,47..0,49 0,33…0,53 0,4
Ψ  mit Gemischkühler - 0,3…0,48 0,29…0,55 0,5 0,37…0,46 0,46
Ψ  ohne Gemischkühler - 0,32…0,51 0,31…0,63 0,53…0,55 0,37…0,56 0,46

max. Abgasgegendruck*4 mbar 50 50 60 60 50
*1 diese Angaben entstammen alle aus Datenblättern, die von den Herstellern während dieser Arbeit zur Verfügung gestellt wurden
*2 Abgas wird bis auf 120°C ausgekühlt
*3 zweiter zusätzlicher externer Gemischkühler auf einem Abwärmetemperaturniveau von ~40°C
*4 Angabe bezieht sich auf das ganze nachgeschaltete Abgassystem; bei Überschreitung keine Übereinstimmung mit Herstellerangaben
*5 nur bei der Variante LH, da es sich dabei um eine Sonderausführung handelt; das Abwärmetemperaturniveau kann bis zu einer Austrittstemperatur von 70°C liegen
*6 Angaben ohne zusätzlichen externen Gemischkühler siehe *3
*7 Nutzung der Abgaswärme von Austrittstemperatur des BHKWs bis Umgebungstemperatur von 20°C bezogen auf die Summe der bereitgestellten Abwärme

Leistungsverhältnis BHKW *7

Übersicht der technischen Angaben 
von BHKW-Herstellern*1

Temperaturen

Wirkungsgrade

externes Leistungsverhältnis*6

 
Üblicherweise werden im Wasserkreislauf Temperaturspreizungen von 8-14 K zwi-
schen dem Eintritt des Wasserkreises in das Motor-BHKW und dem Austritt des 
Wasserkreises nach dem Abgaswärmetauscher erreicht. Dabei ist, wie im Folgenden 
noch gezeigt wird, neben dem eingestellten Volumenstrom im Wasserkreislauf das 
Verhältnis von Hochtemperaturwärme (Anteil der Abgaswärme bzw. HT-Wärme bis 
zur Eintrittstemperatur in das Abgassystem von etwa 120°C, Q̇A,120) zur Gesamtab-
wärme (Summe aus Abgaswärme und Niedertemperaturwärme bzw. NT-Wärme), 
welches abhängig vom jeweiligen Motor-BHKW ist, von Interesse. Dieses Verhältnis 
beschreibt ebenfalls den Anteil der Temperaturspreizung der HT-Wärmequelle und 
NT-Wärmequelle an der Gesamttemperaturspreizung des Warmwasserkreislaufes. 
Somit stellt die Eintrittstemperatur in den Schornstein die Bezugstemperatur im Fol-
genden zur Bewertung des Einsatzes von Absorptionskältemaschinen an Motor-
BHKWs dar. Die Vorlauftemperatur der Niedertemperaturwärmen des Mantel-, Öl-, 
Ladeluftgemischkühlers und Abgaswärmetauschers steht je nach Motortyp auf einem 
Temperaturniveau von etwa 90-100°C zur Verfügung. Die Bildung des Leistungsver-
hältnisses am Motor-BHKW wird durch die Gleichung (5.1) mit der Bezeichnung ψ 
beschrieben. 

Dieser Wert variiert zwischen etwa ψ=0,30-0,50 je nach entsprechendem Motortyp 
des entsprechenden Motor-BHKW-Herstellers und eingesetztem Brennstoff [56, 92]. 
Eine Übersicht über die in dieser Arbeit zur Verfügung stehenden Motor-BHKW-
Herstellerangaben ist in Tabelle 5.1 aufgeführt, die ebenfalls die Variation im Leis-
tungsverhältnis des Motor-BHKWs wiedergibt.  

Anschließend nach dem AWT wird das Warmwasser mit einer Temperatur von etwa 
90-100°C in Fließrichtung mit dem Generatoreintritt verbunden. Um die Antriebsleis-
tung der Absorptionskältemaschine von der Abwärmeleistung des Motor-BHKWs zu 
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entkoppeln, wird ein Dreiwegemischventil zwischen Vor- und Rücklauf des Genera-
tors 1 eingesetzt. Durch Änderung der Stellgröße dieses Dreiwegemischventils wird 
die zugeführte Antriebsleistung zum Generator 1 und somit die produzierte Kälteleis-
tung des Absorptionsprozesses bestimmt (vgl. Kapitel 3.2.4). 

Absorptionskältemaschinen müssen bei der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit Motor-
BHKWs für gewöhnlich den Wasserkreis bis auf etwa 70-80°C nach dem Durchflie-
ßen durch den Generator 1 auskühlen. Dies stellt bei Volllastbedingungen, d.h. kom-
pletter Abnahme der produzierten Kälteleistung bei gleichzeitiger Nutzung der bereit-
gestellten Abwärme von dem Motor-BHKW bei den gewöhnlichen Prozessbedingun-
gen wie für die Gebäudeklimatisierung kein Problem dar. Wird diese Auskühlung 
aufgrund von Teillastzuständen bei der Kälteanforderung nicht erreicht, d.h. die ab-
genommene Kälteleistung sinkt, muss eine Wärmeabfuhr zwischen dem Rücklauf 
des Generators und dem Eintritt in das Motor-BHKW realisiert werden. Diese geringe 
Auskühlung des Generators kann in bestimmten Fällen auch erwünscht sein, um die 
verbleibende Wärme in einem nachgeschalteten Heizungssystem nutzen zu können. 
Für gewöhnlich sind jedoch Heiznetze nicht ganzjährig in Betrieb, es sei, sie werden 
zur Produktionswärmebereitstellungen verwendet. Aufgrund der oft unregelmäßigen 
Wärmeabnahme im Heizkreis kann somit ein kontinuierlicher Betrieb des Motor-
BHKWs nicht gewährleistet werden. Deshalb wird oftmals noch ein Notkühler, der die 
Wärme an die Umgebung abführt, in Fließrichtung zum Motor-BHKW eingesetzt, um 
einen kontinuierlichen Betrieb des Motor-BHKWs zu ermöglichen, indem er die Ein-
trittstemperatur des Wasserkreises in das Motor-BHKW begrenzt. 

Da die spezifische Wärmetauschergesamtfläche Atot,spec. (m²/kW) von Absorptionskäl-
temaschinen bei steigender Eintrittstemperatur in den Generator 1 sinkt, wird ver-
sucht, diese auf ein Maximum zu erhöhen. Eine Vergrößerung der Temperatursprei-
zung durch Verringerung des Wassermassenstroms kommt häufig nicht in Frage, da 
dies ebenfalls zu einer Erhöhung der direkten Motorblocktemperatur führt und somit 
die Langzeitstabilität der eingesetzten Dichtungen am Motorblock verringert. Dies 
kann höhere Ausfallzeiten und kürzere Wartungsintervalle zur Folge haben und die 
Laufzeit und somit die Wirtschaftlichkeit beeinträchtigen [64]. 

In Abbildung 5.2 ist der Energiefluss einer solchen Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zwi-
schen einem motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk und einer Absorptionskälte-
maschine in einem Sankey-Diagramm dargestellt. Alle Energieströme wurden dabei 
auf den eingesetzten Primärenergiebrennstoffeinsatz bezogen, der sich somit zu 
100 % ergibt. Die Verteilung der Energieströme in Strom und Wärme erfolgte nach 
einer Auswahl von Parametern aus Tabelle 5.1. Dabei wurde für den elektrischen 
Wirkungsgrad ein niedrigerer Wert von 34 % angenommen, der die Untergrenze des 
erreichbaren elektrischen Wirkungsgrades eines motorisch betriebenen Blockheiz-
kraftwerkes mit kleinerer elektrischer Leistung entspricht. Die Strahlungsverluste am 
Motor-BHKW betragen 5 % und summieren sich mit dem ungenutzten Anteil der Ab-
gaswärme (Abgasverlust) von 120°C zur Umgebungstemperatur (20°C) zu 11 % auf, 
was somit die Gesamtverluste aufzeigt. Das Motor-BHKW hat damit eine Brennstoff-
ausnutzung von 89 %, was den in der Literatur angegebenen Werten entspricht [31]. 
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Abbildung 5.2:  Sankey-Diagramm einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung besteht aus einem 

Motor-BHKW und einer einstufigen Absorptionskältemaschine im Volllast-
betrieb mit einem Leistungsverhältnis am Motor-BHKW von ψ=0,50 

Basierend auf den Motor-BHKW-Daten der Tabelle 5.1 wurde in der Darstellung des 
Sankey-Diagramms angenommen, dass von 100 % der eingekoppelten Antriebs-
wärme in die SE-AKM 50 % aus dem Motorkühlwasser und 50 % aus dem Abgas bei 
einer Auskühlung von 450°C auf 120°C stammen. Somit erreicht das BHKW Leis-
tungsverhältnis einen Wert von ψ=0,50, der einem mittleren Wert aus Tabelle 5.1 des 
Wärmeverhältnisses des Motor-BHKWs ohne Gemischkühler entspricht. Der nutzba-
re Wärmeanteil aus Warmwasser- und Abgaswärme erzeugt bei einem angenomme-
nen COPAKM,SE=0,75 des einstufigen Absorptionskreislaufes eine Kälteleistung von 
40 %, bezogen auf den Brennstoffeinsatz am Motor-BHKW. Die Abwärme des Ab-
sorptionsprozesses besteht mit 93 % aus der Summe der eingekoppelten Wärmen 
am Generator 1 (Warmwasserwärme und genutzte Abgaswärme) und Verdampfer 
(Kälte). Dieses Sankey-Diagramm stellt eine typische Aufteilung der Energieflüsse 
bei einem solchen konventionellen Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zwischen einem 
Motor-BHKW und einer einstufigen Absorptionskältemaschine dar. 

5.2 Einsatz einer zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine 

Wie im vorangegangenen Kapitel 5.1 gezeigt, wird bei der konventionellen Kraft-
Wärme-Kälte-Kopplung die komplette Hochtemperaturwärme eines motorisch betrie-
benen Blockheizkraftwerkes, d.h. die heiße Rauchgaswärme bis zu einer Temperatur 
von ca. 120°C in die einstufige Absorptionskältemaschine über den im Wasserkreis-
lauf eingebundenen Abgaswärmetauscher eingekoppelt. Bei der Wärmeübertragung 
im Abgaswärmetauscher entstehen hohe Energieverluste, da die Wärmeleistung des 
heißen Rauchgases auf einen deutlich kühleren Warmwasserkreis übertragen wird. 
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Somit wird die Hochtemperaturwärme des heißen Rauchgases über das geringe 
Wärmeverhältnis des einstufigen Absorptionsprozesses in Kälteleistung umgewan-
delt. 

Wie schon in Kapitel 4.2.2 aufgezeigt wurde, können Wärmequellen auf höherem 
Temperaturniveau, was der bereitgestellte Hochtemperaturwärme des Motor-BHKWs 
entspricht, in einem zweistufigen Absorptionskreislauf mit einem höheren Wärmever-
hältnis effektiver in Kälteleistung umgewandelt werden. Der Nachteil dieses zweistu-
figen Absorptionskreislaufes ist es jedoch, dass diese keine Niedertemperaturwärme, 
wie das Motor-BHKW sie bereitstellt, aufnehmen kann. Deshalb wird im Folgenden 
ein angepasster Absorptionsprozess entwickelt und vorgestellt, der, basierend auf 
den grundlegenden Kreisläufen des ein- und zweistufigen Absorptionsprozesses, 
gleichzeitig die Hoch- und Niedertemperaturwärme jeweils effizient nutzen und in 
Kälteleistung umwandeln soll. Damit dieser neuartige Absorptionskreislauf in Zukunft 
von etablierten Herstellern zu wirtschaftlichen Kosten umgesetzt werden kann, wurde 
bei der Entwicklung stets darauf geachtet, dass dieses Konzept sich an dem derzei-
tigen „Stand der Technik“ orientiert. Dies bedeutet, dass erhältliche Absorptionskäl-
teanlagen nur modifiziert und bzw. oder durch standardmäßige Anlagenkomponen-
ten erweitert bzw. verändert werden müssen. 

5.2.1 Funktionsweise 

Das Prinzip dieses Absorptionskreislaufes basiert auf einem mehrstufigen Absorpti-
onskreislauf, der bereits ausführlich in Kapitel 4.2 beschrieben wurde. Die grundle-
gende Auswahl eines solchen mehrstufigen Kreislaufes wird dadurch verständlich, 
dass bei der Verstromung von Primärenergie oder anderweitigen Energieträgern in 
Kraft-Wärme-Kopplungen Hochtemperaturabwärmequellen von mehreren hundert 
Grad Celsius durch Verbrennung oder elektrochemische Reaktion, wie es bei Brenn-
stoffzellensystemen der Falls ist, als Abwärme zur Verfügung stehen. Um diese 
Hochtemperaturabwärmequellen (Wärmequelle 2) effizient zu nutzen, wird, wie in 
Abbildung 5.3 mit Variante (I) dargestellt, für dieses Anlagenkonzept ein standard-
mäßiger zweistufiger Absorptionskreislauf nach Kapitel 4.2.2 verwendet. Dieser 
Kreislauf ermöglicht, die bereitgestellte Wärme mit einem Wärmeverhältnis von  
COPAKM,DE≈1,2 in Kälte umzuwandeln. 

Da Kraft-Wärme-Kopplungen nicht nur über Hochtemperaturabwärme verfügen, son-
dern je nach Art der eingesetzten Wärmekraftmaschine auch gleichzeitig Abwärme 
auf niedrigerem Temperaturniveau (Wärmequelle 1) bei ca. 100°C abgeben oder 
auch Restwärmenutzung aus der Hochtemperaturabwärmequelle nach erster Nut-
zung im Hochtemperaturaustreiber des zweistufigen Absorptionskreislaufes von Inte-
resse ist, sollte das Niedertemperaturniveau ebenfalls als Nutzenergie zur Kälteer-
zeugung verwendet werden können. Dazu muss der zweistufige Absorptionskreislauf 
um eine zusätzliche Wärmeeinkopplung im Generator 1 zur Nutzung der Niedertem-
peraturabwärme erweitert werden, wie es in Abbildung 5.3 mit Variante (II), darge-
stellt ist. 
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Abbildung 5.3:  zweistufiger Absorptionskreislauf (links), kombinierter zwei-/einstufiger Ab-

sorptionskreislauf (rechts) 

In Variante (II) kann die Wärmquelle 2 bis zur internen Temperatur T3 des Hochtem-
peraturaustreibers genutzt werden, was aus der schematischen Darstellung der 
Kreislaufführung in Abbildung 5.2 ersichtlich wird. Niedertemperaturwärme kann 
gleichzeitig als Wärmequelle 1 im Niedertemperaturaustreiber bis zu dessen interner 
Prozesstemperatur T2 zum Antrieb des Kreislaufes verwendet werden. Folglich stellt 
dieser Absorptionskreislauf eine Kombination aus einem zweistufigen und einem ein-
stufigen Kreislauf dar. Dabei basiert diese Kreislaufvariante aufgrund ihrer drei 
Druckniveaus auf einem zweistufigen Kreislauf. Dies wird in der Benennung dieses 
Kreislaufes als zwei-/einstufiger Absorptionskreislauf (engl. DE/SE-Absorption Chil-
ler) deutlich. 

 
Abbildung 5.4:  schematische Darstellung des zwei-/einstufigen Absorptionskältekreislau-

fes im Lösungsfeld 
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In Abbildung 5.4 werden die zur Verfügung stehenden Wärmequellen aus  
Abbildung 5.3 durch die extern zugeführten Leistungen Q̇G1 und Q̇G2 dargestellt. Da-
bei wird ersichtlich, dass der Generator 1 nicht nur die Kondensationsleistung Q̇21 
des Hochtemperaturkondensators (Kondensator 2) bei der internen Temperatur T21, 
sondern auch eine externe Leistungseinkopplung Q̇G1 auf dem Niedertemperaturni-
veau erhält. 

5.2.2 Wärmeverhältnis des zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes nach dem 
Superpositionsprinzip 

Auch bei dieser Kreislaufverschaltung kann unter Verwendung der allgemeinen Glei-
chung (2.4) das Wärmeverhältnis als: 
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geschrieben werden. Dabei stellt Q̇G1 die komplette eingekoppelte externe Nieder-
temperaturwärmequelle am Generator 1 (Wärmequelle 1) und Q̇G2 die externe Hoch-
temperaturwärmequelle (Wärmequelle 2) dar, die dem Absorptionskreislauf zur Ver-
fügung stehen. Da diese beiden Wärmen in einem beliebigen Verhältnis zueinander 
stehen können, abhängig von der vorgeschalteten, zur Verfügung stehenden Wär-
mequelle, wird ein externes Leistungsverhältnis θ eingeführt. 
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Analog zur Gleichung (4.42) setzt sich die erzeugte Kälteleistung (Gesamtkälteleis-
tung) dieses Kreislaufes Q̇V nach dem Superpositionsprinzip aus den Einzelleistun-
gen des zweistufigen (G2, K2, V2, A2) und einstufigen (G1, K1, V1, A1) Kreislaufes 
zusammen. Bei der Berechung der erzeugten Kälteleistung Q̇V1 muss jedoch die ge-
samte zugeführte Antriebsleistung in den einstufigen Kreislauf berücksichtigt werden. 
Diese entspricht der Summe aus der extern zugeführten Leistung Q̇G1 und der intern 
zur Verfügung stehenden Kondensationsenergie des Kondensators 2 Q̇21. 

22211121 )( GGVVV QCOPQQCOPQQQ &&&&&& ⋅++⋅=+=  (5.4)

Unter der Annahme, dass die Kondensationsenergie der langen Raute im Kondensa-
tor 2 Q̇21=COP2·Q̇G2 entspricht (vgl. Kapitel 4.2.2), kann das Wärmverhältnis der 
zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine wie folgt bestimmt werden. 
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Da der Quotient aus den externen Leistungen in Gleichung (5.5) das Verhältnis zwi-
schen den eingekoppelten Wärmen am Hoch- und Niedertemperaturgenerator be-
schreibt, kann unter Benutzung der Gleichung (5.3) die Formel weiter vereinfacht 
werden zu: 
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Der erste Teil der Gleichung (5.6) mit „(1-θ)·COP1“ beschreibt den Anteil des einstu-
figen Kreislaufes am Gesamtwärmeverhältnis. Der Ausdruck „COP2·(1+COP1)“ gibt 
nach Gleichung (4.44) den Anteil des Wärmeverhältnisses des zweistufigen Absorp-
tionskreislaufes wieder. Aus dem linearen Zusammenhang dieser beiden Teile kann 
unter Berücksichtigung des externen Leistungsverhältnisses θ nach Gleichung (5.6) 
der zu erwartende COPAKM,DE/SE bestimmt werden. In Abbildung 5.5 ist das sich ein-
stellende Wärmeverhältnis unter Berücksichtigung der Wärmeverhältnisse der einstu-
figen Teilkreisläufe in Abhängigkeit des externen Leistungsverhältnisses θ darge-
stellt. 

 
Abbildung 5.5:  Wärmeverhältnis COPAKM,DE/SE eines zwei-/einstufigen Absorptionskreislau-

fes in Abhängigkeit des externen Leistungsverhältnisses θ bei verschiede-
nen Wärmeverhältnissen der einzelnen Absorptionskreisläufe nach dem 
Superpositionsprinzip 

Aus Abbildung 5.5 wird ersichtlich, dass bei gleichen Wärmeverhältnissen für die ein-
zelnen einstufigen Absorptionskreisläufe (Teilkreisläufe) der zwei-/einstufige Absorp-
tionskreislauf in Abhängigkeit des externen Leistungsverhältnisses θ in einem Be-
reich des Wärmeverhältnisses von COPAKM,DE/SE=0,7-1,45 variieren kann. Dabei stellt 
das externe Leistungsverhältnis in den Grenzfällen θ=0 den einstufigen Absorptions-
kreislauf und θ=1 den zweistufigen Absorptionskreislauf dar. 
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Da, wie in Kapitel 4.2.2 bereits erwähnt, die Wärmeverlustmechanismen im zweistu-
figen Absorptionskreislauf bei der langen Raute gegenüber der der kurzen Raute für 
gewöhnlich größer sind (COP1>COP2), ergibt sich, wie in Abbildung 5.5 dargestellt 
ist, bei einem externen Leistungsverhältnis von 50 % (θ=0,50) eine Veränderung des 
Wärmeverhältnisses im Bereich von 0,94 bis 1,1. Somit ist zu erwarten, dass sich mit 
einer zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine ein Wärmeverhältnis bei einem 
externen Leistungsverhältnis von θ=0,50 in dieser Größenordnung erreichen lässt. 
Die im Folgenden durchgeführten Berechnungen und Simulationen erfolgten mit ei-
nem Wärmeverhältnis der kurze Raute mit einem COP1=0,75 und der lange Raute 
mit einem COP2=0,68. 

Für gewöhnlich wird das erreichbare Wärmeverhältnis eines solchen Absorptions-
kreislaufes nicht aus den Wärmeverhältnissen der einzelnen Teilkreisläufe der kur-
zen und langen Raute bestimmt, sondern über die erreichbaren Wärmverhältnisse 
des einstufigen und zweistufigen Absorptionskreislaufes. Somit kann Gleichung (5.6) 
unter Verwendung der Gleichung (5.3) und (4.44) wie folgt beschrieben werden. 

)( ,,,/, SEAKMDEAKMSEAKMSEDEAKM COPCOPCOPCOP −+= θ  (5.7)

5.2.3 Anteil der Kälteerzeugung des ein- und zweistufigen Teilkreislaufes an 
der Gesamtkälteerzeugung des zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes 

Aufgrund des variablen externen Leistungsverhältnisses, welches allein von der Auf-
teilung der Wärmequelle in Hoch- und Niedertemperaturwärme nach Gleichung (5.3) 
abhängig ist, ist der prozentuale Kälteanteil der einzelnen Kreisläufe an der Gesamt-
kälteerzeugung veränderlich. Um den Kälteanteil des jeweiligen einzelnen Kreislau-
fes verifizieren zu können, sind in Abbildung 5.6 die beiden einzelnen Absorptions-
kreisläufe, wie sie sich nach dem Superpositionsprinzip ergeben, dargestellt. 

 
Abbildung 5.6:  Überlagerung nach dem Superpositionsprinzip eines einstufigen (links) und 

zweistufigen (rechts) Absorptionskreislaufes zu einem kombinierten  
ein-/zweistufigen Absorptionskreislauf 

Die Überlagerung dieser beiden einzelnen Kreisläufe ergibt den in Abbildung 5.4 ge-
zeigten Gesamtkreislauf für einen zwei-/einstufigen Absorptionskreislauf. Die Ge-
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samtkälteleistung der beiden einzelnen Kreisläufe in Abbildung 5.6 ist dabei, wie 
nach Gleichung (5.4) beschrieben, auf den Wert eins normiert worden. Zusätzlich 
wird der Anteil der Kälteleistung des zweistufigen Kreislaufes mit σ und der des ein-
stufigen Kreislaufes mit (σ-1) an der Gesamtkälteleistung bezeichnet. Somit kann 
unter Verwendung der Gleichungen (5.2) und (5.4) die folgende Gleichung (5.8) mit 
den umgesetzten Leistungen in den einzelnen Komponenten nach den Angaben in 
Abbildung 5.6 aufgestellt werden. In dieser ist das Gesamtwärmeverhältnis  
COPAKM,DE/SE als Funktion der erzeugten Kälteleistung des zweistufigen Absorptions-
kreislaufes und der einzelnen Wärmeverhältnisse des ein- und zweistufigen Absorp-
tionskreisläufe dargestellt. 
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Unter Benutzung der angenommenen Wärmeverhältnisse von COPAKM,SE=0,75 und 
COPAKM,DE=1,3, die sich aus den Wärmeverhältnissen der kurzen Raute mit 
COP1=0,75 und langen Raute mit COP2=0,68 ergeben, ergibt sich für den Anteil an 
Kälteleistung des zweistufigen Absorptionskreislaufes an der Gesamtkälteleistung in 
Abhängigkeit des externen Leistungsverhältnisses die Abbildung 5.7. 

 
Abbildung 5.7:  Veränderung des Wärmeverhältnisses und des Anteils der Kälteleistung 

des zweistufigen Anlagenteils an der Gesamtkälteleistung eines  
zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes als Funktion des externen Leis-
tungsverhältnisses 

Aus dieser Darstellung kann festgehalten werden, dass das Gesamtwärmeverhältnis 
bei konstanten einzelnen Wärmeverhältnissen der Teilkreisläufe linear ansteigt, 
wenn der Beitrag der Hochtemperaturwärmequelle durch das externe Leistungsver-
hältnis θ gesteigert wird. Somit wird eine höhere Anlehnung an die zweistufige Anla-
ge erreicht. Als Beispiel ist in Abbildung 5.7 ein externes Leistungsverhältnis mit 
θ=0,50 eingezeichnet. Dabei wird ein COPAKM,DE/SE=0,975 für den kombinierten  
zwei-/einstufigen Absorptionskreislauf erreicht. Die dabei erzeugte Kälteleistung 
stammt anteilig zu ca. 62 % aus dem zweistufigen Anlagenteil, der aufgrund seines 
höheren Wärmeverhältnisses bei der Kältebereitstellung dominiert. Bei einer Unter-
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schreitung eines externen Leistungsverhältnisses von θ≈0,38 dominiert der einstufi-
gen gegenüber dem zweistufigen Anlagenteil bei der Kälteerzeugung. 

Wärmeverhältnisse verschiedener Absorptionskältemaschinen bei Nutzung 
einer Hochtemperaturwärmequelle 

In Abbildung 5.8 ist die produzierte Kälteleistung in Abhängigkeit der genutzten Ab-
gaswärmeleistung einer Hochtemperaturwärmequelle, bezogen auf die zur Verfü-
gung stehende Abgastemperatur aus einer nicht direkt genutzten Erdgasfeuerung mit 
einem Luftüberschuss λ=1,5, für die drei im vorherigen beschriebenen Absorptions-
kreisläufe, der einstufigen Absorptionskältemaschine, der zweistufigen Absorptions-
kältemaschine und der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine, dargestellt. 
Abbildung 5.8 stellt das sich einstellende Verhältnis der produzierte Kälteleistung be-
zogen auf die genutzte Abgaswärmeleistung einer allein zur Verfügung stehenden 
Hochtemperaturwärmequelle dar, bei der nicht eine zusätzliche externe Niedertem-
peraturwärme von einer zur Verfügung stehenden Wärmequelle genutzt wird. Somit 
entspricht diese Darstellung der Abwärmenutzung an Brennstoffzellensystemen oder 
Gasturbinenanlagen, bei denen ausschließlich eine Hochtemperaturwärmequelle als 
Abwärmequelle zur Verfügung steht. Aber auch die alleinige Abwärmenutzung der 
Hochtemperaturwärmequelle eines motorisch betriebenen Blockheizkraftwerkes ent-
spricht dieser Darstellung. In dieser Abbildung können zwei- und zwei-/einstufige Ab-
sorptionskältemaschinen auch Verhältnisse von produzierter Kälteleistung zur Ab-
gaswärmleistung von größer eins erreichen, da das Wärmeverhältnis des zweistufi-
gen Anlagenteils größer eins (COPAKM,DE=1,2) ist und mit steigender Abgaseintritts-
temperatur in den Hochtemperaturgenerator G2 den Anteil der genutzten Hochtem-
peraturwärme steigen lässt. 

Bei der vorher beschriebenen zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine wird das 
Rauchgas zuerst über den Hochtemperaturgenerator G2 und anschließend durch die 
Wärmeübertragung auf einen Warmwasserkreis mittels eines Abgaswärmeübertra-
gers (AWT) in den Niedertemperaturgenerator G1 eingekoppelt, bevor das Rauchgas 
über das Abgassystem an die Umgebung abgeführt wird [52, 55]. Die Differenz der 
Abgaswärme von der Eintrittstemperatur in das Schornsteinsystem bis zur Umge-
bungstemperatur stellt dabei den ungenutzten Abgaswärmeanteil (Abgasverlust) dar. 
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Abbildung 5.8:  Vergleich der produzierten Kälteleistung pro sensibler Abgaswärmeleistung 

in Abhängigkeit der Eintrittsabgastemperatur bei einer einstufigen, zweistu-
figen und zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine [52, 55] 

Bei der Berechung wurde angenommen, dass die niedrigste nutzbare Abgaswärme 
eine Temperatur von >120°C aufweisen muss. Diese Annahme basiert auf der Ver-
schaltung mit dem einstufigen Absorptionskreislauf, bei dem die Antriebstemperatur 
durch den Wasserkreislauf ca. 90°C beträgt und somit unter Berücksichtigung der 
Temperaturgrädigkeit am Abgaswärmeübertrager eine Austrittstemperatur des Ab-
gases von unter 120°C nicht mehr nutzen lässt. Unter Berücksichtigung dieser An-
nahme ist aus Abbildung 5.8 erkennbar, dass die einstufige Absorptionskältemaschi-
ne Abgastemperaturen oberhalb von 120°C nutzen kann. Der Anteil der produzierten 
Kälteleistung aus genutzter Abgaswärme erhöht sich mit steigender Abgaseintritts-
temperatur in den Abgaswärmeübertrager. Durch das Wärmeverhältnis der einstufi-
gen Absorptionskältemaschine mit COPAKM,SE=0,75 würde sich bei dem zu erwarten-
den Abgastemperaturbereich für das Motor-BHKW von 400°C bis 600°C ohne Nut-
zung einer zusätzlichen Niedertemperaturwärmequelle aus Öl-, Gemisch- und Mo-
torblockkühler ein Anteil der produzierten Kälteleistung an der Abgaswärmeleistung 
zwischen 0,55 bis 0,63 einstellen. 

Durch Verwendung einer zweistufigen Absorptionskältemaschine können Abgastem-
peraturen, wie in Kapitel 4.3.1 beschrieben, erst oberhalb von etwa 200°C genutzt 
werden. Durch das höhere Wärmeverhältnis eines zweistufigen Absorptionskreislau-
fes mit COPAKM,DE=1,2 kann bei Abgastemperaturen von >330°C die nutzbare Kälte-
leistung aus der Abgaswärme gegenüber der einstufigen Absorptionskältemaschine 
gesteigert werden. Ab einer Abgastemperatur oberhalb von 400°C kann die produ-
zierte Kälteleistung gegenüber der einstufigen Absorptionskältemaschine bei gleicher 
genutzter Abgaswärmeleistung mit der zweistufigen Absorptionskältemaschine um 
mehr als 15 % gesteigert werden. Mit zunehmender Abgastemperatur steigt der er-
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zeugbarer Mehranteil an Kälteleistung aus gleicher genutzter Abgaswärmeleistung 
weiter an. 

Höhere Kälteleistungen können, basierend auf zweistufigen Absorptionskälteanla-
gen, nur in Kombination mit einem einstufigen Absorptionskreislauf als zwei-/ein-
stufige Absorptionskältemaschine erreicht werden. Diese werden aufgrund ihrer 
Zweistufigkeit im Hochtemperaturaustreiber G2 mit einer Abgaseintrittstemperatur 
von >200°C angetrieben, jedoch nutzt diese Absorptionskältemaschine ebenfalls die 
Wärmeleistung des Abgases im Temperaturbereich zwischen 200°C und 120°C über 
einen Abgaswärmetauscher unter Benutzung eines Wasserkreises im Niedertempe-
raturgenerator G1 im einstufigen Anlagenteil. Durch diese Doppelnutzung steigt der 
produzierte Kälteleistungsanteil bezogen auf die Abgaswärmeleistung bei Abgasein-
trittstemperaturen >400°C auf einen Wert von etwa 0,8 an. Somit kann gegenüber 
der einstufigen Absorptionskältemaschine die produzierte Kälteleistung aus bereitge-
stellter Abgaswärmeleistung auf über 40 % gesteigert werden. Das Wärmeverhältnis 
erreicht dabei einen Wert von etwa COPAKM,DE/SE=1,07 bei einem sich ergebenden 
externen Leistungsverhältnis von θ≈0,72 (vgl. Abbildung 5.7). 

5.2.4 Schaltungsvarianten für die Einkopplung der Hoch- und Niedertempera-
turwärme in eine zwei-/einstufige Absorptionskälteanlage 

Die Ausführung dieses Anlagenkonzeptes kann generell durch zwei verschiedene 
Komponentenverschaltungen im Absorptionskreislauf realisiert werden. Dabei unter-
scheiden sich die Verschaltungen durch die Wärmenutzung der Kondensationsleis-
tung Q̇21 des Wasserdampfes aus dem Hochtemperaturgenerator zum Antrieb des 
Niederdruckgenerators. In Abbildung 5.9 sind die beiden verschiedenen Verschal-
tungsmöglichkeiten aufgeführt, die im Folgenden ausführlich beschrieben sind [4, 49, 
73, 74, 75]. 

Bei Variante (a) wird ein konventioneller zweistufiger Absorptionskreislauf mit den 
Komponenten (G2, G1/K2, K1, V, A) verwendet. Diese Kreislaufführung kann, wie in 
Kapitel 4.2.2 beschrieben, nur durch eine Hochtemperaturwärmequelle angetrieben 
werden. Um ebenfalls gleichzeitig eine Niedertemperaturwärmequelle nutzen zu 
können, wird ein zusätzlicher Generator G1A in den Lösungskreislauf integriert [4]. 
Dieser zusätzliche Niedertemperaturgenerator ist eine Standardkomponente aus 
dem konventionellen einstufigen Absorptionskreislauf, der ebenfalls mit einer Nieder-
temperaturwärmquelle angetrieben wird; zu vergleichen mit Abbildung 3.3. Da die 
Kondensationswärme vom Generator G1 prozessintern direkt im Absorptionskreislauf 
weiter verwendet wird, wird diese Kreislaufführung im Weiteren auch als „interne Ver-
schaltung“ bezeichnet. 

Hingegen wird bei der Variante (b) eine andere Verschaltung des Hochtemperatur-
kondensators deutlich. Bei dieser Variante (b) kommt im Gegensatz zur internen 
Verschaltung der Variante (a) nicht ein mit Lösung durchflossener interner Nieder-
temperaturgenerator (G1), der zum Kondensieren des Kältemittels eingesetzt wird, 
zum Einsatz, sondern ein extern in den Wasserkreislauf integrierter Kondensa-
tor (K2). Dieser Kondensator 2 stellt einen konventionellen Dampf-Flüssig-
Wärmeübertrager dar, der über den externen Wasserkreislauf gekühlt wird. Somit 
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wird die Kondensationsenergie des Kältemittels vom Wasserkreislauf aufgenommen 
und anschließend im Niedrigtemperaturgenerator G1A eingekoppelt [49]. Da die 
Kondensationsenergie erst in den extern angeschlossenen Wasserkreislauf einge-
koppelt wird, um anschließend das Kältemittel im Niedertemperaturgenerator G1A 
auszutreiben und nicht wie bei Variante (a) direkt in den Lösungskreis über den Nie-
dertemperaturgenerator des Generator 1, wird diese Kreislaufführung im Weiteren 
auch als „externe Verschaltung“ bezeichnet. 
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Abbildung 5.9:  Darstellung des zwei-/einstufigen Absorptionskältekreislaufes mit einer pa-
rallelen Lösungskreislaufführung in einem vereinfachten Anlagenfließbild 
mit unterschiedlicher Wärmenutzung der Hochtemperaturkondensatorleis-
tung zum Antrieb des Niederdruckgenerators; (links): Ausführung mit zwei 
internen Niedertemperaturgeneratoren –Variante (a), interne Verschal- 
tung–; (rechts): Ausführung mit einem Niedertemperaturgenerator und ei-
nem Hochtemperaturkondensator –Variante (b), externe Verschaltung– 

Der wesentliche Unterschied in den beiden Verschaltungen liegt darin, dass die Kon-
densationsenergie bei der internen im Gegensatz zur externen Verschaltung nicht 
aus dem Absorptionskreislauf ausgekoppelt wird. Dieser Unterschied beeinflusst die 
Anlagenflexibilität, was in Kapitel 5.3 noch weiter erläutert wird. 

Prinzipiell können beide Varianten der zwei-/einstufige Absorptionskältemaschinen 
durch verfügbare Standardkomponenten realisiert werden. Aufgrund der verschiede-
nen Verschaltungen der beiden Varianten ergeben sich Unterschiede bei den einge-
koppelten Wärmeleistungen an den einzelnen Komponenten, die die Größe der be-
nötigten Wärmetauschergesamtfläche für die entsprechende Variante beeinflussen. 

Optimierte Flächenauslegung von zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlagen 

Wie schon im Kapitel 4.3.1 beschrieben, kann die Flächenauslegung für zweistufige 
Absorptionskreisläufe nach dem Wurzelkriterium durch Variation von Druck und Kon-
zentration sowie der numerischen Simulation erfolgreich durchgeführt werden. Das 
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Wurzelkriterium aus Variation von Druck und Konzentration kann, wie in der Arbeit 
von C. Wuschig (2008) [99] gezeigt, auch auf zwei-/einstufige Absorptionskälteanla-
gen erweitert werden. Ein Vergleich des Wurzelkriteriums mit der numerischen Simu-
lation ergab, dass die Abweichungen kleiner 1 % bei den Ergebnissen zur Optimie-
rung der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche zwischen den beiden Berech-
nungsmethoden sind. Somit können beide Optimierungsmethoden zur Auslegung 
von zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlagen verwendet werden. In dieser Arbeit 
wird ebenfalls wie bei den Berechnungen der zweistufigen Absorptionskreisläufe die 
numerische Simulation für zwei-/einstufige Absorptionskreisläufe verwendet. 

5.2.5 Betriebsverhalten der internen und externen Verschaltung in Teillast 

Durch die verschiedene Anordnung der Komponenten bei der internen und externen 
Verschaltung stellt sich eine unterschiedliche Anlagenflexibilität, d.h. ein abweichen-
des Anlagenverhalten im Teillastbetrieb der beiden Verschaltungen zueinander, ein. 
Da Absorptionskälteanlagen in der Praxis in Teillastzustände bis zu 20 % von ihrer 
maximalen Kälteleistung betrieben werden, wie auch schon in Kapitel 3.2.4 für den 
einstufigen Absorptionskreislauf gezeigt, ist das Teillastverhalten für den Einsatz von 
Absorptionskältemaschinen ein wichtiges Beurteilungskriterium [98]. 

Simulation des Betriebsverhaltens der internen und externen Verschaltung 

Um den Teillastbetrieb der beiden verschiedenen Verschaltungen untersuchen zu 
können, wurden die Teillastzustände des Anlagensystems der beiden Verschaltun-
gen von 100 % bis zu ca. 15 % Kälteleistung mit einer numerischen Simulation be-
stimmt. Das simulierte Betriebsverhalten der externen und internen Verschaltung aus 
Abbildung 5.9 ist im Folgenden in der Abbildung 5.10 und Abbildung 5.11 dargestellt. 
Die Anlagensimulationen wurden mit einem vorherrschenden externen Leistungsver-
hältnis von θ=0,50 durchgeführt. Bei den Simulationen wurde angenommen, dass 
das durch die Wärmequelle zur Verfügung stehende Wärmeverhältnis ψ der An-
triebswärmen von Wärmequelle 1 zur Summe aus Wärmequelle 1 und Wärmequel-
le 2 auch im Teillastbetrieb während der Variation der Kälteleistung konstant bleibt. 
Bei den durchgeführten Simulationen wurde des Weitern angenommen, dass die in 
den Teillastzuständen nicht genutzte und somit verbleibende Wärme für weitere 
Heizzwecke zur Verfügung stehen soll und nicht als ungenutzte Wärme, wie z. Bsp. 
an die Umgebung, abgeführt werden soll. Die Simulationen wurden unter Berücksich-
tigung verschiedener Prozessparameter und Randbedingungen, die in Tabelle 5.2 
zusammengefasst sind, durchgeführt. 
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Tabelle 5.2:  Prozessparameter und Randbedingungen für die Simulation von zwei-/ein-
stufigen Absorptionskältemaschinen mit interner und externer Verschaltung im 
Teillastbetrieb 

Verdampfer Absorber Kondensatoren
K1 und K2

Niedertemperatur-
generatoren G1A

Hochtemperatur-
generator G2

Leistung 100kW

extern 12/6°C 27/-°C -/(35°C)*3 ← K1
(90°C)*2/-°C ← K2

(90*1)/80°C 450/200°C

intern ≥4°C

Druck *3

Wärmedurchgangskoeffizienten*4 k V =2 kW/(m²·K) k A =1 kW/(m²·K)
k K1 =4 kW/(m²·K)
k K2 =4 kW/(m²·K)

k G1 =1 kW/(m²·K)
k G1A =1 kW/(m²·K)
k LWT1 =1 kW/(m²·K)

k G2 =0,1 kW/(m²·K)
k LWT2 =1 kW/(m²·K)

Konzentrationen - x stark,A0,ein ≤65 Gew.-% - x stark,G1,aus ≤65 Gew.-% x stark,G2,aus ≤70 Gew.-%
*1 Vorgabe bei der internen Verschaltung im Volllastpunkt
*2 Vorgabe bei der externen Verschaltung im Volllastpunkt
*3 Vorgabe der externen und internen Verschaltung im Volllastpunkt

Prozessparameter und Randbedingungen 
für die Simulation

Temperaturen

1000 mbar

*4 zu erwartende mittlere Wärmedurchgangskoeffizienten in Absorptionskältemaschinen nach I. Greiter (1995) , C. Kren (2008) 
   und C. Schweigler (1999)  
Bei den Simulationen ist die Annahme getroffen, dass ebenfalls, wie bei realen in der 
Praxis vorkommenden Absorptionskälteanlagen auch, der geförderte schwache Lö-
sungsmittelmassenstrom aus dem Absorber schwachAm ,

&  durch die Lösungsmittelpumpe 
LP 1, der der Auslegung des Absorptionsprozesses im Volllastzustand (Auslegungs-
zustand) entspricht, konstant ist und somit in den Teillastzuständen nicht nachgere-
gelt wird. Somit sind die sich im Auslegungszustand ergebenden schwachen Lö-
sungsmassenströme schwachGm ,1

& , schwachAGm ,1
&  und schwachGm ,2

&  zu den Generatoren auch in 
den Teillastzuständen konstant. 

Betriebsverhalten der internen Verschaltung 

In Abbildung 5.10 ist das Teillastverhalten der internen Verschaltung für eine opti-
mierte Wärmetauschergesamtflächen bei einer Kälteleistung von 100 kW im Ausle-
gungszustand dargestellt. Daraus ist zu entnehmen, dass im Volllastbetrieb der  
COPAKM,DE/SE,intern in etwa 0,98, nach Berechung aus Gleichung (5.9), die äquivalent 
zu Gleichung (5.2) ist, beträgt. 
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QCOP
12

int,/, &&

&

+
=  (5.9)

Somit wird eine Antriebswärmeleistung bei gleicher Aufteilung an Hoch- und Nieder-
temperaturwärme von ca. 100 kW zur Kälteerzeugung im Auslegungszustand benö-
tigt. 
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Abbildung 5.10:  Anlagenverhalten eines zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes mit einer 

internen Verschaltung bei Variation der Kälteleistung und konstanter An-
triebswärme mit einer 50 % Leistungsaufteilung (θ=0,50) von Hoch- zu 
Niedertemperaturwärme im Auslegungspunkt 

Bei sinkender Kälteleistungsanforderung wird die Wärmeeinkopplung in den Nieder-
temperaturgenerator G1A über eine so genannte Einspritzschaltung, die in der Praxis 
bei solchen Kopplungen zwischen Motor-BHKWs und Absorptionskältemaschinen 
eingesetzt wird, verringert [79]. Durch ein Dreiwegemischventil wird der Wasserrück-
lauf in den -vorlauf des Niedertemperaturgenerators G1A rückgemischt, wodurch bei 
konstantem Massenstrom die eingekoppelte Leistung in den Niedertemperaturgene-
rator sinkt, wodurch erreicht wird, dass die produzierte Kälteleistung sinkt. Gleichzei-
tig steigt die zur Verfügung stehende verbleibende Niedertemperaturwärme in Teil-
lastzuständen der Kältebereitstellung an, da diese in die Absorptionskälteanlage 
nicht mehr eingekoppelt wird. Die verbleibende Wärmeleistung stellt die Differenz 
zwischen der zur Verfügung stehenden Antriebswärme aus Hoch- und Niedertempe-
raturwärme und der genutzten Antriebswärme der Absorptionskältemaschine dar. 
Durch Verringerung der eingekoppelten Leistung in den Niedertemperaturgenera-
tor G1A steigt das Wärmeverhältnis der Absorptionskälteanlage an, da sich das ex-
terne Leistungsverhältnis θ an der Absorptionskältemaschine zu Gunsten des zwei-
stufigen Anlagenteils mit 1≥ θ ≥0,50 erhöht. Somit wird der Anteil des zweistufigen 
Anlagenteils am gesamten Absorptionsprozess gesteigert. 

Bei ca. 66 % der max. Kälteleistung wird ausschließlich Hochtemperaturwärme in 
den Generator 2 mit Q̇G2=51 kW eingekoppelt (Q̇G1A=0 kW), wodurch sich in diesem 
Punkt ein berechnetes Wärmverhältnis des reinen zweistufigen Anlagenteils, wobei 
sich ein externes Leistungsverhältnis von θ=1 ergibt, mit  
COPAKM,DE/SE,intern (θ=1)= COPAKM,DE≈1,2 einstellt (vgl. Kapitel 4.2.2). Um die Kälte-
leistung weiter reduzieren zu können, muss die eingekoppelte Wärmeleistung in dem 
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Hochtemperaturgenerator G2 (Q̇G2<51 kW) verringert werden. Die Reduzierung der 
eingekoppelten Wärmeleistung hat bei einem konstanten schwachen Lösungsmittel-
massenstrom zur Folge, wie auch schon in Kapitel 3.2.4 für den realen einstufigen 
Absorptionskreislauf gezeigt werden konnte, dass das Wärmeverhältnis aufgrund 
zunehmender Wärmeverluste im Lösungskreis absinkt. Wie aus Abbildung 5.10 zu 
erkennen, ist erst ab einer Unterschreitung von etwa 20 % der max. Kälteleistung ein 
deutlicher Abfall des Wärmeverhältnisses festzustellen. 

Betriebsverhalten der externen Verschaltung 

Die externe Verschaltung wurde ebenfalls wie die interne Verschaltung auf eine Käl-
teleistung von 100 kW hinsichtlich ihrer Wärmetauschergesamtfläche optimiert. Da-
bei stellte sich wie bei der internen Verschaltung auch ein Wärmeverhältnis von  
COPAKM,DE/SE,extern ≈0,98 im Auslegungszustand ein. In Abbildung 5.11 ist das Be-
triebsverhalten der externen Verschaltung in den Teillastzuständen dargestellt. Im 
Vergleich mit der internen Verschaltung aus Abbildung 5.10 ist festzustellen, dass die 
externe Verschaltung annähernd das gleiche Teillastverhalten bis ca. 62 % der max. 
Kälteleistung aufweist. 

 
Abbildung 5.11:  Anlagenverhalten eines zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes mit einer 

externen Verschaltung bei Variation der Kälteleistung und konstanter An-
triebswärme mit einer 50 % Leistungsaufteilung (θ=0,50) von Hoch- zu 
Niedertemperaturwärme im Auslegungspunkt 

Die Bestimmung des Wärmeverhältnisses im Teillastbereich bis 62 % der maximalen 
Kälteleistung erfolgt basierend auf Gleichung (5.2) nach der folgenden 
Gleichung (5.10). 
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In Gleichung (5.10) wird berücksichtigt, dass in den Niedertemperaturgenerator G1A 
nicht nur Wärmeleistung der N-Wärmequelle (Niedertemperaturwärme), sondern 
auch Wärmeleistung der H-Wärmequelle (Hochtemperaturwärme) über den Hoch-
temperaturkondensator K2, wie in Abbildung 5.9 dargestellt, eingekoppelt wird. Der 
Anteil der Hochtemperaturwärme muss von der eingekoppelten Niedertemperatur-
wärme subtrahiert werden, damit nur der Anteil der externen zugeführten Wärmeleis-
tung in den Niedertemperaturgenerator Q̇G1= Q̇G1A- Q̇K2, nach Abbildung 5.4, für die 
Berechnung des Wärmeverhältnisses berücksichtigt wird. Auch bei dieser externen 
Verschaltung wird die Wärmeeinkopplung in die Absorptionskältemaschine am Nie-
dertemperaturgenerator G1A über eine Einspritzschaltung mit einem Dreiwegeventil 
bestimmt. 

In dem Bereich des Teillastverhaltens bis ca. 62 % der max. Kälteleistung, in wel-
chem die Wärmeleistungen das Verhältnis Q̇G1A ≥ Q̇K2 erfüllen, wird externe Nieder-
temperaturwärme der Wärmequelle 1 nach Abbildung 5.4 in den Niedertemperatur-
generator G1A eingekoppelt, wodurch sich gleichermaßen, wie bei der internen Ver-
schaltung auch, ein kombinierter zwei-/einstufiger Absorptionskreislauf einstellt. So-
bald jedoch Q̇G1A= Q̇K2 erreicht wird, handelt es sich, wie bei der internen Verschal-
tung auch, um einen reinen zweistufigen Absorptionskreislauf nach Kapitel 4.2.2, bei 
dem sich ein externes Leistungsverhältnis von θ=1 einstellt. Bei Erreichen des exter-
nen Leistungsverhältnisses von θ=1 wird ausschließlich die Kondensationswärme  
Q̇K2=Q̇21≈ COP2·Q̇G2 in den Niedertemperaturgenerator G1A eingekoppelt, weshalb 
in diesem Punkt für das Wärmverhältnis COPAKM,DE/SE,extern=COPAKM,DE≈1,2 gilt. 

Zur weiteren Minderung der Kälteleistung unter 62 % der max. Kälteleistung wird 
weiter über die Einspritzschaltung am Niedertemperaturgenerator G1A weniger An-
triebsleistung, die nun ausschließlich vom Hochtemperaturkondensator K2 bereitge-
stellt wird, eingekoppelt. Deshalb gilt ab diesem Betriebspunkt das Q̇G1A< Q̇K2, wo-
nach sich durch die Definition des externen Leistungsverhältnisses nach 
Gleichung (5.3) ein θ>1 ergibt. Somit lässt sich unter Benutzung von Glei-
chung (5.10) ein weiterer Anstieg des Wärmeverhältnisses bis auf einen Wert von 
etwa 2,0 berechnen. Dieser Anstieg des Wärmeverhältnisses, ausgehend vom rei-
nen zweistufigen Anlagenteil mit COPAKM,DE≈1,2 bei etwa 62 % der max. Kälteleis-
tung, auf ein Wärmeverhältnis von etwa 2,0 wird dadurch erklärt, dass der Anteil der 
eingekoppelten Kondensationswärme vom Hochtemperaturkondensator K2 in den 
Niedertemperaturgenerator G1A (Q̇G1A<Q̇K2) reduziert wird. Durch dieses Vorgehen 
bei der Wärmebilanzierung wird die Kondensationswärme des Hochtemperaturkon-
densators K2 im Absorptionsprozess nicht weiter zum Antrieb der Absorptionskälte-
maschinen verwendet. Somit wird, wie bei der Beschreibung des zweistufigen Ab-
sorptionsprozesses in Abbildung 4.8 gezeigt, der Anteil bei der Kälteerzeugung der 
kurzen Raute mit sinkender Leistungseinkopplung in den Niedertemperaturgenera-
tor G1A verringert. Ab einer Kälteleistung von etwa 33 % der max. Kälteleistung wird 
in den Niedertemperaturgenerator G1A keine Wärmeleistung mehr eingekoppelt 
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(Q̇G1A=0). Somit wird die komplette Kälteleistung allein aus dem Absorptionsprozess 
der langen Raute zwischen den Komponenten des Absorbers, Generators 2, Kon-
densators 2 und Verdampfers bereitgestellt, der den Absorptionskreislauf eines ein-
stufigen Absorptionsprozesses entspricht. Im Bereich von 62 % bis 33 % der max. 
Kälteleistung entspricht somit das Wärmeverhältnis nicht der Definition des Wärme-
verhältnisses im Sinne von Kapitel 4.2.2 für einen zweistufigen Absorptionskreislauf, 
deshalb wird für diesen Bereich ein neues Wärmeverhältnis nach Gleichung (5.11) 
definiert. Dieses neue Wärmeverhältnis wird im Folgenden als „effektives Wärmever-
hältnis“ bezeichnet und berücksichtigt die Abwärme des einstufigen Absorptions-
kreislaufes der langen Raute als eine verbleibende Wärmeleistung, die weiter ge-
nutzt werden kann. 
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Dieses effektive Wärmeverhältnis (COPAKM,DE/SE,extern,eff.) entsteht dadurch, dass die 
Kondensationsleistung Q̇K2 im Hochtemperaturkondensator K2 der eingekoppelten 
Wärmeleistung am Niedertemperaturgenerator G1A Q̇G1A überwiegt und somit die 
eingekoppelte Leistung in den Hochtemperaturgenerator G2 verringert. Im Maximal-
punkt des effektiven Wärmeverhältnisses, welches bei etwa 33 % der max. Kälteleis-
tung erreicht wird, wird der einstufige Absorptionsprozess der langen Raute allein 
aus der aufzubringenden Lösungswärme im Hochtemperaturgenerator G2, wie es in 
Gleichung (5.12) dargestellt ist, angetrieben. 
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Um bei der zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlage mit externer Verschaltung auch 
Teillastzustände unter 33 % der max. Kälteleistung erreichen zu können, muss, wie 
bei der internen Verschaltung auch, die Einkopplung der Hochtemperaturwärme in 
den Generator 2 verringert werden. Die Reduzierung der eingekoppelten Wärmeleis-
tung im Hochtemperaturgenerator G2 hat bei einem konstanten schwachen Lö-
sungsmittelmassenstrom, wie bei der internen Verschaltung auch, zur Folge, dass 
das Wärmeverhältnis aufgrund zunehmender Wärmeverluste im Lösungskreis sinkt. 
Wie aus Abbildung 5.11 zu erkennen, ist erst bei einer Unterschreitung von etwa 
10 % der max. Kälteleistung ein effektives Wärmeverhältnis von  
COPAKM,DE/SE,extern,eff.≈ 1 erreicht. Somit besitzt die externe Verschaltung auch bei 
Teillastzuständen der Kälteleistung von bis zu 10 % der max. Kälteleistung ein höhe-
res Wärmeverhältnis als im Auslegungszustand.  

Zusammenfassung des Betriebsverhaltens von externer und interner Verschal-
tung 

Aus den durchgeführten Simulationen kann festgehalten werden, dass bei sinkender 
Kälteleistung das Wärmeverhältnis bei beiden Verschaltungen aufgrund des höheren 
Anteils an Hochtemperaturwärme ansteigt, was ebenfalls auch durch den Anstieg 
des externen Leistungsverhältnisses θ festzustellen ist. Bei etwa 62 % der max. Käl-
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teleistung stellt sich bei beiden Verschaltungen das Wärmeverhältnis des zweistufi-
gen Kreislaufes mit COPAKM,DE=1,2 und einem externen Leistungsverhältnis θ=1 ein, 
was aus der Abbildung 5.10 und Abbildung 5.11 zu entnehmen ist. 

Bei weiterer Reduzierung der Kälteleistung unter 62 % muss die interne Verschal-
tung die Einkopplung der Hochtemperaturwärmequelle vermindern, um weiter Teil-
lastzustände zu erreichen. Hingegen kann die externe Verschaltung noch mit der 
vollen Einkopplung der Antriebswärme im Hochtemperaturaustreiber weiter betrieben 
werden. Gleichzeitig steigt bei der externen Verschaltung das Wärmeverhältnis, das 
als so genanntes effektives Wärmeverhältnis bezeichnet wird, bis auf Werte von 2,0 
an. Ab Erreichen einer Kälteleistung von etwa 32 % wird keine Wärme mehr in den 
Niedertemperaturgenerator G1A eingekoppelt, was zur Folge hat, das die Kälteleis-
tung auch bei der externen Verschaltung nicht weiter reduziert werden kann. Somit 
wird die Kondensationswärme Q̇K2 am Niedertemperaturgenerator G1A nicht als An-
triebswärme eingekoppelt, sondern als verbleibende Nutzwärme vorbeigeleitet. 
Demnach dient als Antrieb in diesem Teillastzustand von etwa 32 % der max. Kälte-
leistung, wo das effektive Wärmeverhältnis maximal wird, allein die Differenz aus 
eingekoppelter Wärmeleistung im Hochtemperaturgenerator G2 zur ausgekoppelten 
Wärmeleistung am Hochtemperaturkondensator K2 zum Antrieb des Absorptions-
kreislaufes (Q̇G2 -  Q̇K2). Diese Differenz entspricht der aufzubringenden Lösungs-
wärme im Hochtemperaturgenerator G2. 

5.3 Kopplung der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine mit 
einem motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk 

Wie im vorherigen Kapitel 5.2 beschrieben, können die Absorptionskreisläufe einer 
ein- und einer zweistufigen Absorptionskälteanlage zu einem Absorptionskreislauf 
verschaltet werden. Der dabei entstehende Absorptionskreislauf der kombinierten 
zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine weist ein höheres Wärmeverhältnis als 
die konventionelle einstufige Absorptionskältemaschine auf, da bei diesen die Hoch-
temperaturwärmequelle direkt für den Antrieb des Absorptionsprozesses genutzt wird 
und deshalb ein höheres Wärmeverhältnis im zweistufigen Anlagenteil der  
zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine erreicht wird. Das erreichbare Wärme-
verhältnis ist davon abhängig, wie hoch der Anteil der Hochtemperaturwärme an der 
gesamten bereitgestellten Antriebswärme, bestehend aus Hoch- und Niedertempera-
turwärme, ist. In dem Grenzfall, dass keine Niedertemperaturwärme zur Verfügung 
steht, stellt sich das Wärmeverhältnis des zweistufigen Absorptionskreislaufes ein. 
Die Umsetzung dieses Absorptionsprozesses kann nach zwei unterschiedlichen Va-
rianten erfolgen. Der Einsatz dieser zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine in 
einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einem Motor-BHKW ist im Folgenden in 
Abbildung 5.12 für beide Varianten gezeigt. 

Diese Art der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einer zwei-/einstufigen Absorptions-
kältemaschine kann auch äquivalent an einer Brennstoffzelle oder Gasturbine einge-
setzt werden. Auch wenn diese hauptsächlich nur ein Hochtemperaturabwärmeni-
veau besitzen, kann durch einen zusätzlichen Wasserkreislauf die Hochtemperatur-
wärme über den Abgaswärmetauscher im Niedertemperaturbereich in den einstufi-
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gen Anlagenteil der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine eingekoppelt wer-
den. Somit wird eine höhere Energieausnutzung der bereitgestellten Hochtempera-
turwärme ermöglicht. 
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Abbildung 5.12:  Anlagenschema einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zwischen einer  

zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine an einem Motorblockheizkraft-
werk; (oben) mit interner Verschaltungsvariante und (unten) einer externen 
Verschaltungsvariante 

Im Vergleich mit der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung an einer einstufigen Absorptions-
kältemaschine in Abbildung 5.1 bei der die Teillastzustände der Kälteerzeugung der 
Absorptionskältemaschine unabhängig von der bereitgestellten Abwärme des moto-
risch betriebenen Blockheizkraftwerkes im Volllastzustand erreicht werden können, 
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tritt bei den gezeigten Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit der zum Einsatz gekomme-
nen zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine in Abbildung 5.12 eine Beeinflus-
sung des Motor-BHKW-Zustandes in Teillastzuständen der Kälteerzeugung ein. 
Nicht jeder Teillastzustand an Kälteleistung in der gezeigten Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung kann unabhängig von der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine im 
Volllastbetrieb des motorisch betriebenen Blockheizkraftwerkes erreicht werden. Dies 
kann aus anlagentechnischer und wirtschaftlicher Sicht ein Nachteil sein, da eine 
lange Laufzeit des Motor-BHKWs aus wirtschaftlichen Gründen gewünscht ist. 
Gleichzeitig sollen u.a. der regeltechnische Aufwand und die Verschleißerscheinun-
gen am Motor-BHKW gering gehalten und gleichzeitig die Betriebslaufzeiten für eine 
hohe Stromausbeute maximiert werden. 

Wie schon im vorherigen Kapitel 5.2.5 gezeigt werden konnte, weisen die externe 
und interne Verschaltung der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine durch ihre 
Verschaltung der Komponenten ein unterschiedliches Teillastverhalten im Wärme-
verhältnis über die bereitzustellende Kälteleistung auf. Dieses Teillastverhalten zur 
Abdeckung der verschiedenen Kältelasten auf Seiten der Absorptionskältemaschinen 
hat, wie im Folgenden gezeigt wird, einen Einfluss auf den Lastzustand des Motor-
BHKWs in einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung. Um die Unterschiede zwischen den 
beiden Verschaltungen zu verdeutlichen, ist in Abbildung 5.13 das Teillastverhalten 
der beiden Verschaltung mit einem Motor-BHKW Leistungsverhältnis von ψ=0,50 
(vgl. Gleichung (5.1)) nach den möglichen Kopplungen der Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung in Abbildung 5.12 nach den Vorgaben aus Tabelle 5.2 simuliert worden. In 
der Simulation wurde als Vereinfachung festgelegt, dass das BHKW Leistungsver-
hältnis auch in den Teillastzuständen des Motor-BHKWs konstant ψ=0,50 betragen 
soll. 

Bei der Simulation wurde, wie auch in den Anlagenschemata in Abbildung 5.12 ge-
zeigt, zusätzlich berücksichtigt, dass ein Abgaswärmetauscher zur Nutzung der 
Hochtemperaturwärmequelle der Abgaswärme von 200°C bis auf 120°C im Ausle-
gungszustand einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zum Einsatz kommt. Als Wärme-
durchgangskoeffizient wurde für den Abgaswärmetauscher, der einem Gas-
Flüssigkeits-Wärmeübertrager entspricht, wie auch für den Hochtemperaturwärme-
tauscher G2, ein Wärmedurchgangskoeffizient kAWT=0,1 kW/(m²·K) angenommen. 
Somit wurde bei der Simulation berücksichtigt, wie im Weitern noch gezeigt wird, 
dass das Motor-BHKW Leistungsverhältnis ψ nicht dem externen Leistungsverhältnis 
θ entspricht. Durch den Abgaswärmetauscher wird der untere Teil der durch das 
Rauchgas bereitgestellten Hochtemperaturwärme zwischen der Rauchgastemperatur 
200°C und 120°C zur Erhöhung des Niedertemperaturwärmeanteils verwendet, was 
dazu führt, dass das externe Leistungsverhältnis durch den steigenden Anteil der 
Niedertemperaturwärme reduziert wird. Somit verringert sich, wie in Abbildung 5.7 
gezeigt, auch das erreichbare Wärmeverhältnis. Der Abgaswärmetauscher beein-
flusst außerdem auch das Teillastverhalten bei der Reduzierung der Kälteleistung, 
wenn der Lastzustand des Motor-BHKWs verringert wird. 

Abbildung 5.13 zeigt die Ergebnisse der Simulation, die erkennen lassen, dass sich 
bei der Verringerung der eingekoppelten Wärmeleistung in den Niedertemperaturge-
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nerator G1A bei der internen Verschaltung ein Teillastzustand von etwa 53 % und bei 
der externen Verschaltung von etwa 26 % erreichen lässt, ohne dass das Motor-
BHKW in seinem Volllastzustand reduziert werden muss. Bis zu diesen Teillastzu-
ständen der Kältelast kann das Motor-BHKW unter Volllast mit 100 % seiner elektri-
schen Leistung betrieben werden. Anschließend muss, um die Kälteleistung weiter 
zu verringern, das Motor-BHKW bei den beiden Verschaltungen in Teillastzustände 
gebracht werden, wobei der elektrische Wirkungsgrad sinken würde. In der Regel 
können motorisch angetriebene Blockheizkraftwerke bis zu einem maximalen Last-
zustand von 50 % ihrer Volllastleistung betrieben werden, bevor diese abgeschaltet 
werden müssen [92]. Somit kann die gezeigte Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit der 
zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine nach Abbildung 5.12 mit der internen 
Verschaltungsvariante in der Absorptionskältemaschine eine Kälteleistung von  
ca. 30 % und bei der externen Verschaltung ein Kälteleistung von ca. 12 % der ma-
ximalen Kälteleistung abdecken, bevor das Motor-BHKW 50 % seiner Volllastleistung 
erreicht. Unterhalb dieser Werte müsste die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zur Kälte-
erzeugung getaktet werden, was bei solchen Anlagensystemen nicht vorgesehen ist. 
Grund dafür ist nicht nur die Trägheit bei der Kälteerzeugung, sondern auch der An-
stieg der Wartungs- und Reparaturkosten am Motor-BHKW, die durch die Anzahl der 
Starts beeinflusst werden, wodurch die Verschleißerscheinungen steigen. 

 
Abbildung 5.13:  Teillastverhalten der zwei-/einstufigen Absorptionskreisläufe mit interner 

und externer Verschaltung bei Variation der Kälteleistung und konstantem 
BHKW Leistungsverhältnis mit ψ=0,50 

Die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit der externen Verschaltungsvariante in der Ab-
sorptionskälteanlage zeigt nach Abbildung 5.13 ein besseres und größeres Teillast-
verhalten. Abgesehen von dem geringfügig niedrigeren Wärmeverhältnis der exter-
nen Verschaltung gegenüber der internen Verschaltung bis etwa 50 % der max. Käl-
teleistung besitzt die externe Verschaltung ein höheres Wärmeverhältnis. Zudem 
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kann bei der Verwendung der externen Verschaltung eine längere Laufzeit des moto-
risch betriebenen Blockheizkraftwerkes im Volllastbetrieb erreicht werden, da die Ab-
sorptionskälteanlage niedrigere Kältelasten abdecken kann. Somit kann mit der Ver-
wendung der externen Verschaltung in der zwei-/einstufigen Absorptionskältema-
schine eine Laufzeitverlängerung des Motor-BHKWs von bis zu 25 % gegenüber der 
Kopplung mit einer internen Verschaltung erreicht werden. Die Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung mit der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine und der externen Ver-
schaltung kann ebenfalls wie auch die einstufigen Absorptionskältemaschinen in Teil-
lastzuständen von bis zu 20 % betrieben werden (vgl. Kapitel 3.2.4). Im direkten Ver-
gleich mit dem Teillastverhalten der einstufigen Absorptionskältemaschine aus 
Abbildung 3.7 besitzt die zwei-/einstufige Absorptionskältemaschine mit externer Ver-
schaltung durchgängig ein höheres Wärmeverhältnis. 

Die Darstellung des Teillastverhaltens in Abbildung 5.13, erfolgte bei einem externen 
Leistungsverhältnis von θ=0,38, welches sich daraus errechnen lässt, dass ein Ab-
gaswärmetauscher bei einem Motor-BHKW Leistungsverhältnis von ψ=0,50 in der 
Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zum Einsatz kommt und den Anteil der Hochtempera-
turwärme des Rauchgases zwischen 200°C und 120°C der Niedertemperaturwärme 
hinzufügt. Am Anfang dieses Kapitels wurde die Gleichung (5.1) definiert, die das 
vom Motor-BHKW bereitgestellte Leistungsverhältnis ψ der Rauchgaswärme des 
Abgases bis zur Eintrittstemperatur in das Abgassystem von etwa 120°C gegenüber 
der vorhandenen Niedertemperaturwärme darstellt. Somit ergibt sich, dass das Leis-
tungsverhältnis der nutzbaren Wärmeenergie am Motor-BHKW ψ aufgrund der ge-
ringeren Nutzung der Abgaswärme im Generator 2 und anschließender Restnutzung 
der Hochtemperaturwärme im Abgaswärmetauscher, welche somit nur als Nieder-
temperaturwärme zur Verfügung steht, nicht äquivalent zum externen Leistungsver-
hältnisses θ ist. Unter Verwendung der Gleichung (5.3) des externen Leistungsver-
hältnisses, welches für die Bestimmung der maximalen Kälteleistung an zwei-/ein-
stufigen Absorptionskältemaschinen nach Kapitel 5.2 notwendig ist, kann unter Be-
nutzung der Gleichung (5.1) eine Abhängigkeit zwischen dem externen Leistungs-
verhältnis θ und dem Leistungsverhältnis des Motor-BHKWs ψ die Gleichung (5.13) 
definiert werden. 
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Die Betrachtung der Herstellerangaben von Motor-BHKWs aus Tabelle 5.1 zeigt, 
dass die Abgastemperatur am Austritt des Motor-BHKWs je nach Motortyp zwischen 
400-600°C variiert. Unter der Annahme, dass das Abgas im Generator 2 bis auf 
200°C und anschließend im AWT bis auf 120°C ausgekühlt und somit genutzt wird, 
kann die Abhängigkeit der beiden Verhältnisse prinzipiell zueinander durch die 
Abbildung 5.14 beschrieben werden. 
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Abbildung 5.14:  Abhängigkeit des externen Leistungsverhältnisses einer Absorptionskälte-

maschine mit einer Austrittstemperatur am Generator 2 von tG2,aus=200°C in 
Abhängigkeit des bereitgestellten Leistungsverhältnises eines erdgasbe-
triebenen Motor-BHKWs mit λ=1,5 

Aus Abbildung 5.14 ist zu erkennen, dass bei einem BHKW Leistungsverhältnis von 
ψ zwischen 0,3 und 0,55, wie in Kapitel 5.1 beschrieben, ein externes Leistungsver-
hältnis θ in Abhängigkeit der Abgastemperatur vom Motor-BHKW zwischen etwa 
0,21 und 0,5 erreicht werden kann, abhängig davon, ob ein Abgaswärmetauscher 
eingesetzt wird. Somit ergibt sich äquivalent nach Abbildung 5.7 ein erreichbares 
Wärmeverhältnis von 0,84 ≤ COPAKM,DE/SE ≤ 0,98. Bei dieser Betrachtung ist natürlich 
zu berücksichtigen, dass eine Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung ohne Benutzung eines 
Abgaswärmetauschers zwar ein höheres externes Leistungsverhältnis und somit 
auch ein höheres Wärmeverhältnis erreicht, aber dadurch natürlich auch eine gerin-
gere Energienutzung mit sich bringt, die bei der Betrachtung mit berücksichtigt wer-
den muss. Eine Beeinflussung der Abhängigkeit vom Luftverhältnis λ ist nach Aus-
wertung der Daten als vernachlässigbar anzusehen. Durch die Einführung des Leis-
tungsverhältnisses am Motor-BHKW und dem Zusammenhang des externen Leis-
tungsverhältnisses θ kann unabhängig von der Energieerzeugungseinheit und dem 
dazwischen geschalteten Abgaswärmetauscher der erreichbare COPAKM,DE/SE des 
Absorptionskreislaufes bestimmt werden. 

Im Auslegungszustand bei maximaler Kälteleistung stellen sich, wie im vorherigen 
Kapitel gezeigt, die gleichen Energieflüsse für die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit 
einer zwei-/einstufige Absorptionskältemaschine für die externe und interne Ver-
schaltung für ein Motor-BHKW mit einem Leistungsverhältnis ψ=0,50, wie im San-
key-Diagramm in Abbildung 5.15 dargestellt, ein. 
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Abbildung 5.15:  Sankey-Diagramm einer KWKK besteht aus einem Motor-BHKW und einer 

zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine im Volllastbetrieb 

Der Anteil der Abgaswärme oberhalb von 200°C wird dabei direkt in den Generator 2 
eingekoppelt und erzeugt mit einem COPAKM,DE=1,2 in etwa 24 % der Kälteleistung 
bezogen auf den Primärenergieeinsatz am Motor-BHKW. Zusätzlich wird die Kälte-
leistung aus dem einstufigen Anlagenteil mit ca. 25 % zu der erzeugten gesamten 
Kälteleistung von ungefähr 49 % mit hinzugezählt. Unter Berücksichtigung der über-
tragenen Wärme am Abgaswärmetauscher und des Abgasverlustes von 23 %, be-
rechnet aus einer Abgasaustrittstemperatur am Motor-BHKW von 450°C, 20°C Um-
gebungstemperatur und einer ungenutzten Abgastemperatur von 120°C, ergibt sich 
ein externes Leistungsverhältnis an der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine 
θ≈0,38 bei einem Leistungsverhältnis am Motor zwischen Abgaswärme und der ge-
samt abgegebenen Wärme von ψ=0,50. Somit wird ein Wärmeverhältnis von  
COPAKM,DE/SE=0,92 erreicht, welches bezogen auf den einstufigen Absorptionskreis-
lauf mit COPAKM,SE=0,75, um etwa 23 % erhöht ist, was ebenfalls der Erhöhung der 
Kälteleistung entspricht. 

5.4 Energienutzung durch Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen mit ei-
ner zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine 

Durch die Verwendung eines Abgaswärmetauschers zur Restwärmenutzung des 
Abgases bis zu einer Temperatur von 120°C wird das externe Leistungsverhältnis, 
bezogen auf das Motor-BHKW Leistungsverhältnis, verschlechtert, wodurch der An-
teil des einstufigen Absorptionskreislaufs erhöht wird und damit der COPAKM,DE/SE des 
Gesamtkreislaufes sinkt, was durch die Abbildung 5.14 in Verbindung mit  
Abbildung 5.7 dargestellt wird. Durch Abbildung 5.8 wird zudem ersichtlich, dass die 
Nutzung der Abgaswärmeleistung zu einer Erhöhung der produzierten Kälteleistung 
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anteilig durch die mehr genutzte Abgaswärme führt. Somit wird jedoch nicht offen-
sichtlich, ob die Mehrnutzung der Abgaswärme über den Abgaswärmetauscher bei 
einer zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine auch zu einer Erhöhung der Kälte-
leistung und Verbesserung der Effizienz führt, wenn die gesamte zur Verfügung ste-
hende Abgaswärmetauschergesamtfläche aus Generator 2 und Abgaswärmetau-
scher begrenzt ist, um ebenfalls die Investitionskosten gering zu halten. 

Deshalb wird im Folgenden ein Vergleich zwischen einstufiger Absorptionskältema-
schine und zwei-/einstufiger Absorptionskältemaschine exemplarisch an einem Mo-
tor-BHKW vorgestellt. Dabei dient die einstufige Absorptionskältemaschine in der 
Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung an dem Motor-BHKW mit verschiedenen BHKW Leis-
tungsverhältnissen (ψ=50%, 35% und 20%) für 100 kW Kälteleistung als Vergleichs-
prozess, die nach den Vorgaben aus Tabelle 5.3 berechnet wurde. Die benötigte 
Wärmetauschergesamtfläche und die Flächenaufteilung der einzelnen Komponenten 
des einstufigen Absorptionskreislaufes bei den drei verschiedenen Motor-BHKW 
Leistungsverhältnissen ψ wurden durch numerische Simulationen bestimmt. Ledig-
lich die Abgaswärmetauscherfläche, bestehend aus Generator 2 und einem nachge-
schalteten AWT, wurde durch die Vorgabe der Abgasauskühlung von 450°C auf 
120°C zur Nutzung der Abgaswärme festgelegt. Die gesamte Abgaswärmetauscher-
fläche wird bei dem Vergleich mit der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine bei 
der externen und internen Verschaltung konstant gehalten. Lediglich die Wärmetau-
scherflächen des Absorptionsprozesses werden in ihrer Größe und ihrem Verhältnis 
untereinander optimal durch die numerische Simulation angepasst und verteilt. 
Grund für die Wahl der konstanten Abgaswärmetauscherfläche ist, dass die konstan-
te Abgaswärmetauscherfläche somit das Maß für die genutzte Abgaswärme vorgibt. 
Zudem erfolgt somit ein Vergleich bei konstanten Investitionskosten für die einge-
setzte Abgaswärmetauscherfläche zwischen den Absorptionskältemaschinen. Allein 
durch die treibende Temperaturdifferenz wird die Auskühlung des Abgases in den 
Anlagenkomponenten beeinflusst. Deshalb soll bei dem Vergleich die Abgaswärme-
tauscherfläche konstant gehalten werden, damit festgestellt werden kann, welchen 
Einfluss die Aufteilung dieser Abgasflächen AA (Generator 2 und Abwärmetauscher) 
auf die Abgasaustrittstemperatur und die produzierte Kälteleistung haben. 
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Tabelle 5.3:  Prozessparameter und Randbedingungen für die Simulation zum Vergleich 
der Energienutzung einer einstufigen, zweistufigen und zwei-/einstufigen Ab-
sorptionskältemaschine zur Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung an einem motorisch 
betriebenen Blockheizkraftwerk 

Abgasaustrittstempeatur t A,ein

maximaler Druck
spezifischer Lösungsumlauf f schwach

Generator 2

Abgaswärmetauscher

Kondensator 2
Generator 1
Generator 1A
Kondensator 1
Absorber
Verdampfer
Generator 2
Abgaswärmetauscher
Kondensator 2
Generator 1
Generator 1A
Kondensator 1
Absorber
Verdampfer
Lösungswärmetauscher 1
Lösungswärmetauscher 2
Generator 2
Generator 1
Generator 1A
Absorber
Generator 2
Abgaswärmetauscher
Kondensator 2
Generator 1
Generator 1A
Kondensator 1
Absorber
Verdampfer
Lösungswärmetauscher 1
Lösungswärmetauscher 2
Verdampfer
Generator 1 63,5kW 81,75KW 100kW - - -
Generator 1A
Abgaswärmetauscher 63,5kW 44kW 25kW
Generator 2

*1 Eintrittstemperatur / Austrittstemperatur
*2 Vorgabe erfolgt aus geforderten Temperaturen am AWT und vorgegebenem Motor-BHKW Leistungsverhältnis ψ

optimiert

optimiert
optimiert

angepasst an SE für 
ψ =50%, 35% und 20%

optimiert
optimiert
optimiert
optimiert

x stark,A0,ein ≤65 Gew.-%

ΣAA=AG2+AAWT auf AAWT 

SE-AKM bezogen
-

optimiert

-
1 kW/(m²·K)
1 kW/(m²·K)
4 kW/(m²·K)

27°C / var.
12°C / 6°C

0,1 kW/(m²·K)
0,1 kW/(m²·K)

-
-

var. / 80°C
var. / 35°C

450°C
1000 mbar

450°C / var.

Abgas var. / ≥120°C
Wasser 90°C / var.

50% 35% 20%

DE/SE-AKM
interne VerschaltungSE-AKMProzessparameter und Randbedingungen 

für die Simulation

BHKW
50% 35% 20%Leistungsverhältnis ψ

1000 mbar

AKM

450°C

-

-
0,1 kW/(m²·K)

Abgas 450°C / 120°C
Wasser 90°C / var.

var. / 80°C

Wärmeübertragungs-
koeffizienten

Wärmeübertrager-
flächen

27°C / var.
12°C / 6°C

1 kW/(m²·K)
-

Temperaturen*1

4 kW/(m²·K)
1 kW/(m²·K)

Konzentrationen
-

x stark,A0,ein ≤65 Gew.-%

var. / 35°C

-

-

-

2 kW/(m²·K)
2 kW/(m²·K)

-
-

1 kW/(m²·K)
2 kW/(m²·K)
2 kW/(m²·K)

x stark,G1,aus ≤65 Gew.-%

2 kW/(m²·K)
x stark,G2,aus ≤70 Gew.-%

x stark,G1,aus ≤65 Gew.-%
x stark,G1,aus =x stark,G1A,aus

optimiert
optimiert

-

-

-

Vorgabe AEHX=AA
*2

15 15

vorgegebene Leistung 
extern

-

100kW

-

-
optimiert

optimiert

optimiert

 
Die Verteilung der Abgasfläche AA zwischen dem Generator 2 (Hochtemperatu-
raustreiber) und Abgaswärmetauscher wird durch das Wärmetauscherverhältnis γ 
nach Gleichung (5.14) beschrieben. 

A

G

AWTG

G

A
A

AA
A 2

2

2 =
+

=γ  (5.14)

Somit stellt der Wert von γ=0 die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einer einstufigen 
Absorptionskältemaschine dar, da ausschließlich die Abgasfläche als Abgaswärme-
tauscher ausgeführt wird. Bei γ=1 wird eine zwei-/einstufige Absorptionskälteanlage 
abgebildet, die einen Generator 2 besitzt, der die gesamte Abgasfläche aufweist. Ei-
ne Restnutzung der Abgaswärme vom Austritt aus dem Generator 2 erfolgt somit bei 
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γ=1 nicht. Bei Verhältnissen von 0<γ<1 werden Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen mit 
zwei-/einstufige Absorptionskältemaschinen beschrieben, bei denen die Abgasfläche 
anteilig zwischen den beiden Komponenten variiert. 

 
Abbildung 5.16:  Vergleich von einstufiger Absorptionskältemaschine und zwei-/einstufiger  

Absorptionskältemaschine bei konstanter Abgasfläche für ψ=50 %, 35 % 
und 20 % bei Variation des Abgasflächenverhältnisses; (oben): Verände-
rung der Kälteleistung und Abgasaustrittstemperatur; (unten): spezifische 
Wärmetauschergesamtfläche und Wärmeverhältnis 

Aus den Ergebnissen der Simulationen in Abbildung 5.16 ist erkennbar, dass die 
Kopplung mit zwei-/einstufiger Absorptionskältemaschine (γ=1) trotz einer Abgas-
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auskühlung von etwa 200°C und somit keiner Restwärmenutzung in einem Abgas-
wärmetauscher in Abhängigkeit des Motor-BHKW Leistungsverhältnisses ψ,  
5-15 % mehr Kälteleistung als die Kopplung mit der einstufigen Absorptionskältema-
schine erbringt. Gleichzeitig besitzt der Absorptionsprozess mit γ=1 des  
zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufs ein höheres Wärmeverhältnis als der Ver-
gleichsprozess mit dem einstufigen Absorptionskreislauf (γ=0). Auch die spezifische 
Wärmetauschergesamtfläche ist, bezogen auf den Vergleichsprozess, geringer und 
bietet dadurch ein besseres Nutzen- zu Aufwandverhältnis für die installierte Wärme-
tauscherfläche. Jedoch ist zu beachten, dass die Summe der in allen Komponenten 
installierten Wärmetauscherfläche als Gesamtwärmetauscherfläche Atot bei den  
zwei-/einstufigen Absorptionskreisläufen aufgrund ihrer höheren bereitgestellten Käl-
teleistung von Q̇V>100 kW bei gleicher zur Verfügung stehenden Antriebsleistung 
größer ist als im Vergleich mit dem einstufigen Absorptionskreislauf mit 100 kW be-
reitgestellter Kälteleistung. 

Das Wärmeverhältnis erreicht beim Abgaswärmetauscherverhältnis mit γ=1 seinen 
Höchstwert, da der zweistufige Anteil des Absorptionsprozesses gegenüber den Ab-
gaswärmetauscherverhältnissen mit γ<1 den größten Anteil der Kälteleistung aus 
dem zweistufigen Kreislauf erhält. Mit Verkleinerung des Abgaswärmetauscherver-
hältnisses von 1>γ≥0 verringert sich der COPAKM,DE/SE im Bereich von 0,75 – 0,97 in 
Abhängigkeit des Motor-BHKW Leistungsverhältnisses bis zum Vergleichsprozess 
des einstufigen Absorptionskreislaufes mit γ=0, in welchem der COPAKM,SE, unter den 
Randbedingungen in Tabelle 5.3, einen Wert von 0,75 erreicht. Gleichzeit wird je-
doch eine bessere Auskühlung des Abgases erreicht, die bis zum Auslegungspunkt 
des Vergleichsprozesses mit 120°C Austrittstemperatur aus dem Abgaswärmetau-
scher abnimmt, wodurch auch die genutzte Abgaswärmeenergie steigt. Die Ausküh-
lung des Abgases durch das veränderte Abgaswärmetauscherverhältnis ist bei den 
drei verschiedenen Simulationen des Motor-BHKW Leistungsverhältnisses ψ annäh-
rend identisch. Durch die Restnutzung der Abgaswärme nach dem Hochtemperatu-
raustreiber im Abgaswärmetauscher wird, wie im vorherigen Kapitel 5.3 beschrieben, 
das externe Leistungsverhältnis an der Absorptionskältemaschine verringert, wo-
durch der COPAKM,DE/SE zum COPAKM,SE sinkt, da der einstufige Anteil des Absorpti-
onsprozesses mit seinem Wärmeverhältnis der kleinen Raute anteilig mehr Kälteleis-
tung zur produzierten Gesamtkälteleistung beiträgt. Durch den größeren Anteil an 
genutzter Abgaswärme kommt es, wie in Abbildung 5.16 zu erkennen ist, bei γ<1 zu 
einem Anstieg der Kälteleistung bis zu einem Maximum der produzierten Kälteleis-
tung bei einem Abgaswärmetauscherverhältnis von γ≈0,7, bevor diese wieder ab-
nimmt und sich dann eine Kälteleistung von 100 kW, die dem Auslegungswert des 
einstufigen Absorptionsprozesses entspricht, einstellt. Somit wird deutlich, dass trotz 
des abnehmenden Wärmeverhältnisses im Bereich von 1>γ>0 eine Maximierung der 
Kälteleistung durch Restwärmenutzung im einstufigen Anlagenteil durch den Abgas-
wärmetauscher erreicht werden kann. Außerdem wird die Abhängigkeit vom Motor-
BHKW Leistungsverhältnis deutlich, die mit zunehmendem Wert ein stärker ausge-
prägtes Maximum in der Kälteleistung bewirkt. 

Bei einem Motor-BHKW Leistungsverhältnis von ψ=50 % wird im Bereich vom Ab-
gaswärmetauscherverhältnis zwischen γ=0,7 eine Steigerung der Kälteleistung von 
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ca. 4 % im Vergleich zur Kälteleistung bei γ=1 erreicht. In der Gegenüberstellung 
dazu sinkt bei geringeren Motor-BHKW Leistungsverhältnissen die Möglichkeit zur 
Steigerung der Kälteleistung durch genaue Anpassung des Abgaswärmetauscher-
verhältnisses. Aus dieser Betrachtung wird deutlich, dass das Wärmeverhältnis nicht 
allein als Auslegungskriterium für derartige Anlagen verwendet werden kann. Viel-
mehr muss für eine maximale Kälteerzeugung bei günstiger Wärmeausnutzung das 
Abgaswärmetauscherverhältnis für den Vergleich mit dem einstufigen Absorptions-
prozess bei geforderter gleicher Abgaswärmetauscherfläche an Kraft-Wärme-Kopp-
lungen betrachtet werden [75]. 

5.5 Wirtschaftlichkeitsbetrachtung von dezentralen  
Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen 

Die Aufgabe aller Energieerzeugungssysteme besteht darin, den Strom-, Wärme-, 
und Kältebedarf der verschiedenen Energieabnehmer kontinuierlich zu decken. Da-
bei sollen aus wirtschaftlicher Sicht die Bereitstellung und Erzeugung der Energien 
mit möglichst geringen Gestehungskosten in (Euro/MWh) verfügbar gemacht werden. 
Die Realisierung von dezentralen Energieerzeugungssystemen als Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplung ist abhängig vom wirtschaftlichen Nutzen solcher Systeme und steht 
im direkten Vergleich zu den herkömmlich eingesetzten Anlagensystemen. Eine Ge-
genüberstellung der Systeme bezogen auf ihren Primärenergieaufwand ist eine al-
ternative Vergleichsmöglichkeit, die den ökologischen und nur teils den wirtschaftli-
chen Vorteil beschreibt und derzeit einen geringeren Stellenwert für die Entschei-
dung zu solchen Energieerzeugungssystemen besitzt. 

Die nachfolgende Diskussion zur Wirtschaftlichkeitsbetrachtung von Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplungen bezieht sich ausschließlich auf den Aufbau von dezentralen Ener-
gieerzeugungssystemen bis zu einer elektrischen Leistung von 2 MWel [48]. Derarti-
ge Systeme werden oftmals in der Industrie und in den gewerblichen Bereichen ein-
gesetzt, um die Energieerzeugungskosten für die verschiedenen Energieverbraucher 
durch ein eigens installiertes Energieerzeugungssystem mit einer effizienten Primär-
energieausnutzung im Vergleich zu herkömmlichen Energieerzeugungssystemen zu 
senken. Zusätzlich werden diese häufig, wie z. Bsp. in Deutschland, durch unter-
schiedliche Gesetzgebungen gefördert [25, 26, 48, 67, 89], um neuere und innovati-
vere Energieerzeugungssysteme bei gleichzeitig höheren Investitionskosten im Ver-
gleich zu konkurrierenden konventionellen Systemen in die Anwendung zu bringen. 
Derzeit wird durch diese Gesetze vor allem beabsichtigt, den Anteil an  
Kraft-Wärme-Kopplungen mit kontinuierlichen Abwärmenutzungen zur Energiebereit-
stellung zu steigern, um somit eine höhere Primärenergieausnutzung zu erreichen 
und umweltfreundlichere Energieerzeugungssysteme am Markt zu etablieren. 

Die wirtschaftliche Betrachtung von Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen ist von verschie-
denen Einflussfaktoren abhängig und kann daher nicht für alle Anwendungsfälle all-
gemeingültig beschrieben und gelöst werden. Durch die unterschiedlichen Einfluss-
faktoren, wie z. Bsp. die bereitzustellende Leistung, Energiemenge und –gleichzeitig-
keit der verschiedenen Energieabnehmer, die im Verhältnis zueinander zeitlich ver-
schieden sein können und die unter anderem bei Gebäuden von der Wetterlage,  
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aber auch der Art der Produktion abhängig sind, ist eine generelle Aussage zur Wirt-
schaftlichkeit nicht möglich. Deshalb muss nach wie vor jede Wirtschaftlichkeitsbe-
trachtung individuell für den entsprechenden Anwendungsfall betrachtet und beurteilt 
werden, um die mannigfachen Einflussfaktoren und Randbedingungen im Einzelfall 
für die im Vergleich stehenden verschiedenen Energieerzeugungssysteme bewerten 
zu können. 

Die Wirtschaftlichkeitsberechnung kann auf Grundlage verschiedener Berechnungs-
modelle, wie z. Bsp. der VDI-Richtlinie 6025 (1996) [94], durchgeführt werden. Im 
Nachfolgenden wurde eine Wirtschaftlichkeitsbetrachtung zum Vergleich der ver-
schiedenen Energieerzeugungssysteme auf Grundlage der Annuitätsmethode 
durchgeführt [95]. Außerdem wurde die Amortisationszeit bestimmt, die sich unter 
Berücksichtigung verschiedener Randbedingungen einstellt, wenn eine Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplung im Vergleich zu einem herkömmlich eingesetzten Anlagensystem 
installiert werden soll. 

5.5.1 Rahmenbedingungen für die Wirtschaftlichkeitsbetrachtung von  
Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen 

Die folgende Wirtschaftlichkeitsbetrachtung beschreibt einen Vergleich von drei  
Energieerzeugungssystemen während der Kühlperiode in den Sommermonaten, die 
alle den gleichen Energieverbrauch in (MWh) an Strom, Wärme und Kälte auf Seiten 
der Energieabnehmer aufweisen. Die Energiebereitstellung für die Verbraucher er-
folgt bei zwei der drei Energiesysteme mittels einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung, die 
Erdgas als primäre Antriebsenergie verwendet. Die Energiesysteme haben die Mög-
lichkeit, Strom aus dem öffentlichen Stromnetz zu beziehen. 

Bei den Wirtschaftlichkeitsbetrachtungen wird davon ausgegangen, dass der produ-
zierte Strom aus dem Motor-BHKW unmittelbar von den Stromabnehmern oder  
Energieumwandlungsanlagen abgenommen und nicht in das öffentliche Stromnetz 
eingespeist wird, somit erfolgt keine Vergütung. Des Weiteren wird bei den folgenden 
Berechnungen in Kapitel 5.5.2 die Rückerstattung der Erdgassteuer nach dem Deut-
schen Energiesteuergesetz (2006) [25] auf den eingesetzten Brennstoff Erdgas nicht 
berücksichtigt. Grund hierfür ist die zeitliche Abhängigkeit dieser Förderungen, die 
dadurch die Wirtschaftlichkeit der verschiedenen Energiesysteme in dem Betrach-
tungszeitraum unterschiedlich beeinflusst. Ausschließlich in den Vergleichen in Kapi-
tel 5.5.3, wo die verschiedenen Einflüsse auf die Wirtschaftlichkeit untersucht wer-
den, ist die Rückerstattung der Erdgassteuer bei der Erreichung eines Nutzungsgra-
des5 von ≥70 % in einem Vergleich mit berücksichtigt worden. 

                                            
5  Der Nutzungsgrad einer Energieerzeugungsanlage beschreibt das Verhältnis aus der Summe der 

genutzten, erzeugten mechanischen und thermischen Energie zur eingesetzten Primärenergie 
während eines Betrachtungszeitraums [25]. 
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Vorstellung der Energiesysteme 

In Abbildung 5.17 sind die drei Energiesysteme für die Wirtschaftlichkeitsbetrachtung 
mit ihren Systemverschaltungen zwischen den Energieerzeugungsanlagen und den  
–verbrauchern dargestellt. 

 
Abbildung 5.17:  Darstellung der für die Wirtschaftlichkeitsbetrachtung zugrunde liegenden 

drei Energieerzeugungssysteme 

Die Vergleiche zwischen den Anlagensystemen wurden ausschließlich bei gleichen 
Energieverbräuchen für Strom- und Kältebedarf während der Kühlperiode in den 
Sommermonaten durchgeführt. Bei den Vergleichen wurde auf die Bereitstellung von 
Heizwärme zur Deckung eines Heizbedarfs während der Kühlperiode verzichtet, da 
die Wirtschaftlichkeit aller Anlagensysteme davon unbeeinflusst bleibt. Alle Anlagen-
systeme sollen einen Heizkessel, wie in Abbildung 5.17 gezeigt, einsetzen, um den 
Heizbedarf zu decken. Hierdurch fallen bei allen Anlagensystemen die gleichen Kos-
ten für die Wärmebereitstellung an, wodurch diese nicht weiter berücksichtigt werden 
müssen. Eine Überspeisung der Abwärme vom Motor-BHKW bei den Systemen 1 
und 2 zu den Wärmeverbrauchern wird somit ausgeschlossen, wodurch eine Ver-
schiebung der Energieverbräuche zwischen dem Wärme- und Kältebedarf nicht mög-
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lich ist. Ansonsten könnte sich bei dem System 2 in Abhängigkeit der jeweiligen ge-
wählten Verschaltung der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine (intern/extern, 
vgl. Kapitel 5.2.5), das Wärmeverhältnis im Teillastzustand der Kälteerzeugung noch 
erhöhen und damit diese Absorptionskältemaschine in ihrer Wirtschaftlichkeit 
verbessern. Unter Berücksichtigung dieser Randbedingung wird ausschließlich ein 
Vergleich der Anlagensysteme bei Volllastzuständen der Kältebereitstellung durchge-
führt. 

Die folgende Wirtschaftlichkeitsbetrachtung stellt zwei Anlagenkopplungen, bei de-
nen die Kälte mittels einer Absorptionskälteanlage bereitgestellt wird, einem Anla-
gensystem ohne Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung gegenüber, bei dem die Kälteerzeu-
gung ausschließlich aus einer Kompressionskälteanlage erfolgt. Diese herkömmli-
chen Anlagensysteme stellen das Referenzsystem dar, welches wie folgt aufgebaut 
ist. 

 Referenzsystem: Bei diesem Anlagensystem wird der Stromverbrauch 
ausschließlich über den Zukauf von Strom aus dem öffentlichen Stromnetz 
abgedeckt. Außerdem wird Strom für die Kälteerzeugung durch die Ver-
wendung einer Kompressionskältemaschine benötigt. 

Das Referenzsystem stellt das einfachste Grundsystem dar, mit dem die drei Ener-
gieverbraucher versorgt werden können. Dieses Referenzsystem führt durch seine 
konventionelle Anlagentechnik und der geringen Anzahl von Anlagenkomponenten 
zu den niedrigsten Investitionskosten und ist deshalb die am einfachsten umzuset-
zende Anlagentechnik zur Bereitstellung der Energien. Verglichen wird das Refe-
renzsystem mit den zwei folgenden KWKK-Anlagensystemen: 

i. System 1: Die Kältebereitstellung erfolgt durch eine einstufige Absorpti-
onskältemaschine und einer zusätzlichen Kompressionskältemaschine. 
Die einstufige Absorptionskältemaschine wird dabei mit der kompletten 
Abwärme des Motor-BHKWs über einen Wasserkreis angetrieben. Die 
produzierbare Kälteleistung der SE-AKM ist jedoch immer geringer als die 
produzierte Kälteleistung im System 2 mit einer DE/SE-AKM bei vollstän-
diger Nutzung der Abwärme vom Motor-BHKW. 

ii. System 2: Dieses Anlagensystem produziert durch die effiziente und 
gleichzeitige Nutzung der kompletten Hoch- und Niedertemperaturwärme 
in einer zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine die meiste Kälteleis-
tung, womit die anderen Energiesysteme abzugleichen sind. Des Weiteren 
soll der vom Motor-BHKW produzierte Strom direkt dem Verbraucher zu-
geführt werden, wodurch dieser ebenfalls als Vergleichsgröße für alle an-
deren im Vergleich stehender Anlagensysteme steht. 

Kriterien und Randbedingungen für die Durchführung der Wirtschaftlichkeits-
betrachtung 

Für die folgende Wirtschaftlichkeitsbetrachtung stellt die KWKK des Systems 2, bei 
dem ein Motor-BHKW mit einer zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlage verschaltet 
ist, das Vergleichssystem für die bereitzustellenden Energieverbräuche an Strom und 
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Kälte dar. Die gewählte Größe des Motor-BHKWs (thermische Leistung) für die bei-
den Systeme 1 und 2 soll gleich sein und richtet sich nach der produzierten Kälteleis-
tung des Systems 2 mit der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine. Grund hier-
für ist, dass dieses Anlagensystem bei einer vorgegebenen Motor-BHKW-Größe im 
Vergleich zum Systeme 1 mit der zur Verfügung stehenden Abwärme des Motor-
BHKWs die meiste Kältebereitstellung aufgrund der gleichzeitigen und effizienten 
Nutzung der Hochtemperatur- und Niedertemperaturwärme erreicht. 

Bei der zum Einsatz kommenden Motor-BHKW-Größe wird davon ausgegangen, 
dass, wie bei realen umgesetzten Anlagensystemen auch, die Abwärme des Motor-
BHKWs von bis zu 6000 h/a für Heizwärmeanforderung durchgehend während der 
Heizperiode in den Winter- und Übergangsmonaten von den Wärmeverbrauchern 
abgenommen wird. Durch die Abwärmenutzung in der Absorptionskältemaschine 
während der Sommermonate und der Annahme, dass in dieser Zeit keine Heizwär-
meanforderung der Wärmeabnehmer besteht, soll die Abwärme des Motor-BHKWs 
zur Kältebereitstellung genutzt werden. Hierdurch wird die Laufzeit des Motor-
BHKWs verlängert, die die Amortisationszeit des Motor-BHKWs verkürzt und somit 
die Wirtschaftlichkeit dieser Energiesysteme erhöht. Die Laufzeit des Motor-BHKWs 
zur Kälteerzeugung in den Sommermonaten soll bis zu 2000 h/a betragen. 

Für die Antriebswärmebereitstellung durch das Motor-BHKW muss bei der Wirt-
schaftlichkeitsbetrachtung zur Bestimmung der Gestehungskosten für die Kälteer-
zeugung ein Investitionskostenanteil des Wärmeerzeugungssystems, bestehend aus 
Motor-BHKW, Rohrinstallation und Reglungstechnik bei den zu tätigenden Investitio-
nen zur Kältebereitstellung von bis zu 2000 h/a berücksichtigt werden. Grund hierfür 
ist, dass die Komponenten des Energiesystems für den Zeitraum der Kälteerzeugung 
nicht kostenlos zur Verfügung stehen. Zusätzlich ist auch ein Kostenanteil des Leis-
tungspreises für den Erdgas- und Strombezug zur Bereitstellung für diesen Zeitraum 
anzusetzen, da dieser ebenfalls anteilig zur Kältebereitstellung zur Verfügung stehen 
muss. Dieser Investitionskostenanteil wird in der Wirtschaftlichkeitsbetrachtung mit 
25 % angesetzt und ergibt sich aus dem Verhältnis der Laufzeiten für die Kältebereit-
stellung mit 2000 h/a und der jährlichen Gesamtstundenanzahl von 8760 h/a. In der 
Wirtschaftlichkeitsbetrachtung wird der Investitionskostenanteil als konstant betrach-
tet und nicht variiert, da angenommen wird, dass das Energiesystem für eine Laufzeit 
von 2000 h/a ausgelegt sein soll, auch wenn eine jährlich geringere Laufzeit erreicht 
wird. Nur die Investitionskosten, die allein für die Kälteerzeugung erforderlich sind, 
wie die Kältemaschine und der Kühlturm werden mit ihren kompletten Investitions-
kosten für die Bestimmung der Gestehungskosten für die Kälteerzeugung berück-
sichtigt. Somit wird beachtet, dass für die Kältebereitstellung aus Absorptionskälte-
maschinen eine Antriebswärme durch das Motor-BHKW zur Verfügung steht, die 
nicht kostenlos ist und dass diese Investition für die Kältebereitstellung während der 
Sommermonate in der Wirtschaftlichkeitsbetrachtung eine Berücksichtigung finden 
muss. 
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Zielsetzung der Wirtschaftlichkeitsberechnung 

Ziel der folgenden Wirtschaftlichkeitsbetrachtung ist es, eine Abschätzung und die 
Mechanismen für die sich einstellenden Gestehungskosten der Kälteerzeugung der 
sich in Konkurrenz befindenden Energieerzeugungssysteme zu geben. Des Weiteren 
soll der Einfluss verschiedener Faktoren wie z. Bsp. des Verhältnisses des Arbeits-
preises von Strom und Erdgas auf die Amortisationszeit untersucht werden. Dabei 
sind die vorherig beschriebenen Annahmen berücksichtigt worden. 

5.5.2 Gestehungskosten der Kälteerzeugung nach der Annuitätsmethode 

In Abbildung 5.18 sind die berechneten spezifischen Gestehungskosten für die De-
ckung eines Kältebedarfs in Abhängigkeit der jährlichen Volllaststunden zur Kälteer-
zeugung für die in Abbildung 5.17 in (h/a) beschriebenen Anlagensysteme darge-
stellt. Die Berechnung erfolgte für zwei unterschiedliche Motor-BHKW-Größen, die 
auf die Kälteleistung von Q̇V=100 kW und Q̇V=1 MW mit dem System 2, bei dem die 
zwei-/einstufige Absorptionskältemaschine zum Einsatz kommt, ausgelegt wurden. 
Die für die Berechnung zugrunde gelegten Vorgaben an Anlagenwirkungsgraden, 
spezifischen Kosten usw. können der Beispielrechnung aus Anhang A4 entnommen 
werden. 

 
Abbildung 5.18:  Darstellung der spezifischen Gestehungskosten-Kälte für alle Energiesys-

teme bei verschiedenen jährlichen Volllaststunden; (links): bereitgestellte 
Kälteleistung 100 kW ↔ thermische Leistung Motor-BHKW 108 kW; 
(rechts): bereitgestellte Kälteleistung 1000 kW ↔ thermische Leistung Mo-
tor-BHKW 1080 kW 

Aus Abbildung 5.18 ist ersichtlich, dass bei einer kleinen Motor-BHKW-Größe von 
etwa 108 kW Abwärme das System 2 in dem dargestellten Zeitraum von etwa 1000 
bis 2000 Volllaststunden pro Jahr in etwa die gleichen Gestehungskosten für die Käl-
teerzeugung wie beim Referenzsystem erreichen lässt. Bei einer niedrigeren Voll-
laststundenzahl sinken die Gestehungskosten für das Referenzsystem gegenüber 
dem System 2. Das System 1 liegt in seinen Gestehungskosten der Kälteerzeugung 
durchweg oberhalb des Referenzsystems und Systems 2, nähert sich aber mit zu-
nehmenden Volllastbetriebsstunden den Gestehungskosten der beiden anderen An-
lagensysteme an. Bei 2000 Volllaststunden pro Jahr erreichen die drei Energiesys-
teme in etwa dieselben Gestehungskosten für die Kälteerzeugung. 
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Die Systeme 1 und 2, bei denen es sich um eine Kraft-Wärme-Kopplung handelt, 
erreichen beide einen Nutzungsgrad von über 70 %, da die Abwärme des Motor-
BHKWs kontinuierlich zur Kältebereitstellung genutzt und nicht ungenutzt an die Um-
gebung abgeführt wird. Somit würden beide Energiesysteme nach dem Energie-
steuergesetz (2006) [25] eine Steuerrückerstattung auf die Erdgassteuer erhalten, 
die die Wirtschaftlichkeit positiv beeinflusst und somit die Gestehungskosten-Kälte 
verringern würde. Mit zunehmender Größe des Motor-BHKWs steigt der wirtschaftli-
che Vorteil der beiden Systeme 1 und 2 gegenüber dem Referenzsystem. Grund 
hierfür ist, dass mit ansteigender Größe Motor-BHKWs effizienter und zugleich in den 
spezifischen Kosten preiswerter werden. Da im System 2, anders wie im System 1, 
aufgrund der höheren Kältebereitstellung aus der gleichen Antriebswärme infolge 
des höheren Wärmeverhältnisses von COPAKM,DE/SE=0,93 im Vergleich zur  
SE-AKM mit einem COPAKM,SE=0,7 kein Strom aus dem öffentlichen Stromnetz zum 
Ausgleich der erzeugten Kälteleistung durch eine Kompressionskältemaschine zuge-
kauft werden muss, sind die Gestehungskosten für die Kälteerzeugung durchweg 
niedriger. 

Aus den getroffenen Vorgaben und Annahmen lassen sich die Gestehungskosten 
der Kälteerzeugung nach dem Fixkostenanteil (Investitionskosten) und Variablen-
kostenanteil (Verbrauchs- und Betriebskosten) für das Referenzsystem und dem 
System 2 darstellen. Aus Abbildung 5.19 wird deutlich, dass der Anteil der Investiti-
onskosten an den Gestehungskosten in beiden Energiesystemen mit steigenden 
Volllaststunden sinkt und gleichzeitig der Anteil der Verbrauchskosten steigt. Die Be-
triebskosten, die nur einen geringen Anteil der Gestehungskosten ausmachen, blei-
ben annähernd über die Variation der Volllaststunden konstant und haben somit kei-
nen entscheidenden Einfluss auf die Gestehungskosten. Zudem ist zu erkennen, 
dass im System 2 der Anteil der Investitionskosten mit zunehmender Motor-BHKW-
Größe abnimmt, da das Motor-BHKW mit einer steigenden thermischen Leistung ge-
ringere spezifische Kosten erreicht, wodurch sich die Investitionskosten verringern. 

Abbildung 5.19:  Aufteilung der Investitions-, Verbrauchs- und Betriebskosten im Vergleich 
des Referenzsystems mit dem System 2 bei verschiedenen jährlichen Voll-
laststunden; (links): thermische Leistung Motor-BHKW 108 kW ↔ bereitge-
stellte Kälteleistung 100 kW; (rechts): thermische Leistung Motor-BHKW 
1080 kW ↔ bereitgestellte Kälteleistung 1000 kW 
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Der Unterschied in den Gestehungskosten der Kälteerzeugung der beiden Anlagen-
systeme wird hauptsächlich durch den variablen Kostenanteil und nur zum geringen 
Teil durch den Fixkostenanteil bestimmt. Die Verbrauchskosten des variablen Kos-
tenanteils stellen hierbei den Großteil des Unterschieds in den Gestehungskosten 
dar, denn mit zunehmender Motor-BHKW-Größe sinken die Verbrauchskosten des 
Systems 2 im Vergleich zum Referenzsystem. Dies wird durch den steigenden Anteil 
der Kraft-Wärme-Kopplung hervorgerufen, die den erzeugten Strom direkt für die 
Stromverbraucher bereitstellt und gleichzeitig Wärme zum Antrieb der Absorptions-
kältemaschine nutzbar macht. Dadurch können die Kälteverbraucher direkt versorgt 
werden, ohne dass, wie beim Referenzsystem, ein Stromzukauf zur Deckung des 
Strom- und Kältebedarfs erfolgen muss. 

5.5.3 Amortisationszeit von Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen mit zwei-/einstufi-
ger Absorptionskältemaschine 

Im vorangegangenen Kapitel wurde gezeigt, dass das System 2 mit der DE/SE-AKM 
gegenüber dem herkömmlichen System 1 mit einer SE-AKM die niedrigeren Geste-
hungskosten für die Kälteerzeugung der in Betracht kommenden Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung aufweist. Das System 2 steht somit als günstigstes Anlagensystem zur Käl-
tebereitstellung, bei dem eine Absorptionskältemaschine zum Einsatz kommt, zur 
Verfügung. 

Im Weiteren wird durch die Betrachtung der Amortisationszeit (engl. payback period) 
bei einer Volllaststundenzahl von 2000 h/a der Einfluss verschiedener Randbedin-
gungen auf die Amortisationszeit zwischen dem System 2 und dem Referenzsystem 
untersucht. Die Amortisationszeit stellt den Bezug der Mehrkosten an Investitionsmit-
teln zu der jährlichen Einsparung an betriebs- und verbrauchsgebundenen Kosten für 
das System 2 zu dem im Vergleich stehenden Referenzsystem dar. Vereinfacht be-
schrieben ist dies somit das Verhältnis der höheren Investitionskostenzahlungen ge-
genüber den jährlich erreichten Einsparungen durch die Verbrauchskosten der Käl-
teerzeugung wie in Gleichung (5.15) dargestellt. 

Amortisationszeit ohne Verzinsung= ( ) ( ) emferenzsystBVSystemBV

emferenzsystISystemI

AAAA
AA

Re2

Re,2,

+−+
−

 (5.15)

Das Ergebnis dieses Verhältnisses gibt eine Dauer in Jahren wieder, in denen die 
Mehrkosten an Investition des Systems 2 durch die jährliche Einsparung an Betriebs- 
und Verbrauchskosten durch das System 2 kompensiert werden. Bei der durchge-
führten Betrachtung wird davon ausgegangen, dass kein Kapitaldienst in Anspruch 
genommen wird, d.h. dass auf eine Verzinsung der Investitionskosten während der 
Laufzeit verzichtet werden kann, da ausschließlich der Einfluss der verschiedenen 
Randbedingungen auf die Amortisationszeit gezeigt werden soll. 

Die folgenden Vergleiche zeigen die Abhängigkeit der Amortisationszeit zwischen 
den Anlagensystemen ausschließlich bei einem variablen Arbeitspreisverhältnis vom 
Arbeitspreis Strom zum Arbeitspreis Gas. Dieses Verhältnis beschreibt den Unter-
schied zwischen der Preisentwicklung für Erdgas und den nicht im gleichen Verhält-
nis zunehmenden Kosten für die Stromproduktion aus zentralen Großkraftwerken, 
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die größtenteils das öffentliche Stromnetz versorgen. Die Mechanismen, die zum An-
stieg des Arbeitspreisverhältnisses führen, werden in dieser Arbeit nicht beschrieben. 

Abbildung 5.20 (links) zeigt einen Vergleich der Amortisationszeit des Systems 2 zu 
dem Referenzsystem in Abhängigkeit des Arbeitspreisverhältnisses Strom zu Erdgas 
für eine Kälteleistung basierend auf dem System 2 von 100 kW, 500 kW und 1 MW. 
Der hyperbolische Verlauf der Amortisationszeit verdeutlicht, dass je nach Motor-
BHKW-Größe ein Grenzwert für das Arbeitspreisverhältnis von Strom zu Erdgas er-
reicht wird, bis zu dem sich eine Amortisation des Systems 2 gegenüber dem Refe-
renzsystem erreichen lässt. Unterhalb dieses Grenzwertes produziert das im Ver-
gleich stehende Referenzsystem geringere jährliche betriebs- und verbrauchsgebun-
dene Kosten als das System 2, wodurch die Mehrkosten an Investition nicht wieder 
kompensiert werden können. Mit zunehmender Motor-BHKW-Größe sinkt dieser 
Grenzwert des Arbeitspreisverhältnisses, weil sich die spezifischen Investitionskos-
ten für die verschiedenen Anlagenkomponenten, wie z. Bsp. für das Motor-BHKW, 
mit zunehmender Anlagengröße verringern. Außerdem ist erkennbar, dass es mit 
zunehmender Motor-BHKW-Größe zu einer ausgeprägteren Form des hyperboli-
schen Verlaufs kommt, was verdeutlicht, dass niedrigere Amortisationszeiten bei ei-
nem festen Arbeitspreisverhältnis erreicht werden. 

 
Abbildung 5.20:  Darstellung der Amortisationszeit für das System 2 in Bezug auf das Refe-

renzsystem bei Variation des Arbeitspreisverhältnisses vom Strom- zum 
Erdgaspreis. Die Amortisationszeit ist für die drei verschiedenen Motor-
BHKW-Größen 108 kW, 540 kW und 1080 kW thermische Leistung be-
stimmt worden. (links): ohne Berücksichtigung der Erdgassteuerrückerstat-
tung, (rechts): mit Berücksichtigung der Erdgassteuerrückerstattung 

Steuerliche Vorteile, wie die Rückerstattung der Erdgassteuer bei Kraft-Wärme-
Kopplungen von 5,5 €/MWhErdgas bei einem Nutzungsgrad von über 70 % durch das 
Energiesteuergesetz (2006) [67], lassen vor allem die Kraft-Wärme-Kälte-Kopp-
lungen mit größeren Motor-BHKWs eine günstigere Amortisationszeit erreichen  
(vgl. Abbildung 5.20, rechts). Somit wird auf den eingesetzten Erdgasarbeitspreis von 
40 €/MWhErdgas durch die Erdgassteuerrückerstattung ein Nachlass von ca. 14 % ge-
geben. Mit zunehmender Motor-BHKW-Größe verschiebt sich der Grenzwert des 
Arbeitspreisverhältnisses, bei dem keine Amortisation mehr erreicht wird, d.h. die 
Mehrkosten an Investition für dieses Anlagensystem werden nicht mehr durch die 
jährlichen Einsparungen an verbrauchsgebundenen Kosten kompensiert. Gleichzeitig 
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verringert sich jedoch bei einem konstanten Arbeitspreisverhältnis mit Zunahme der 
Motor-BHKW-Größe die Amortisationszeit. 

Auch eine Verdopplung des Arbeitspreises Erdgas, wie in Abbildung 5.21 (links) dar-
gestellt, führt zu einer Verbesserung der Amortisationszeit bei gleichem Arbeitspreis-
verhältnis. Durch diese Verdopplung wird ausschließlich ein Unterschied in den 
verbrauchsgebundenen Kosten hervorgerufen, denn die Investitionskosten und be-
triebsgebundenen Kosten sind nicht vom Arbeitspreis Erdgas abhängig. Bei den sich 
einstellenden Arbeitspreisverhältnissen von kleiner fünf führt die Verdopplung des 
Arbeitspreises Erdgas zu einer Verringerung der Amortisationszeit von mehr als 
50 %. Grund hierfür ist, wie aus Gleichung (5.15) zu erkennen, dass sich im Nenner 
befindende Verhältnis der betriebsgebundenen und verbrauchsgebundenen Kosten 
zwischen den beiden Anlagensystemen. Da die betriebsgebundenen Kosten unver-
ändert bleiben, hat die Verdopplung des Arbeitspreises Erdgas zur Folge, dass der 
Nenner schneller ansteigt, wodurch eine stärkere Verringerung als eine Halbierung 
der Amortisationszeit erreicht wird. Ab einem Arbeitspreisverhältnis von etwa ≥ 5 
stellt sich eine annährende Halbierung der Amortisationszeit ein, da der Unterschied 
zwischen den verbrauchsgebundenen Kosten der beiden Anlagensysteme haupt-
sächlich durch den deutlich höheren Arbeitspreises des Stroms dominiert wird. Die 
Verdopplung des Erdgaspreises wirkt sich hierdurch als eine annährende Halbierung 
auf die Amortisationszeit aus. 

Abbildung 5.21:  Darstellung der Amortisationszeit für das System 2 in Bezug auf das Refe-
renzsystem bei Variation des Arbeitspreisverhältnisses von Strom- zu Erd-
gaspreis jeweils ohne Berücksichtigung der Erdgassteuerrückerstattung. 
(links): Variation des Arbeitspreises Erdgas, (rechts): Variation des exter-
nen Leistungsverhältnisses des Motor-BHKWs 

Die Amortisationszeit ist nicht nur von der Motor-BHKW-Größe und der Entwicklung 
des Gaspreises abhängig, sondern auch von verschiedenen anderen Randbedin-
gungen, wie z. Bsp. dem externen Leistungsverhältnis am Motor-BHKW ψ (vgl. Glei-
chung (5.1)). Dieses beeinträchtigt, wie in Abbildung 5.21 (rechts) dargestellt, ebenso 
die Amortisationszeit, denn mit sinkendem BHKW Leistungsverhältnis von ψ=0,5 auf 
ψ=0,3, stellt sich eine verlängernde Amortisationszeit ein. Grund dafür ist, dass bei 
einem schlechteren BHKW Leistungsverhältnis der Anteil an Hochtemperaturwärme 
in dem Hochtemperaturaustreiber der DE/SE-AKM sinkt und somit das externe Leis-
tungsverhältnis θ fallen lässt (vgl. Abbildung 5.14), wodurch weniger Kälteleistung 



5 Prinzip der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einer zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine 115 

aus der Abwärme des Motor-BHKWs erzeugt werden kann (vgl. Kapitel 5.2.2). Dieser 
Abfall im externen Leistungsverhältnis und die damit verbundene Verringerung der 
produzierten Kälteleistung mit der DE/SE-AKM führen zu einem Vorteil in den 
Verbrauchskosten zur Kälteerzeugung mittels der KKM in dem Referenzsystem, da 
das BHKW Leistungsverhältnis hier keinen Einfluss hat. Somit muss nur noch ein 
geringerer Teil an Strom zum Ausgleich der produzierten Kälteleistung im Referenz-
system hinzugekauft werden, wodurch sich die Amortisationszeit erhöht. Der sich 
einstellende Unterschied in der Amortisationszeit verringert sich jedoch mit zuneh-
menden Arbeitspreisverhältnissen, wie in Abbildung 5.21 bei einem Arbeitpreisver-
hältnis von etwa fünf zu erkennen ist. Dort dominiert der Kostenanteil des Stromzu-
kaufes für die Kälteerzeugung durch die KKM gegenüber den Mehrkosten in der In-
vestition zum System 2. Dies führt dazu, dass nur dort bei dem höheren Arbeitspreis-
verhältnis der Einfluss des externen Leistungsverhältnisses auf die Amortisationszeit 
vernachlässigbar wird. 

5.6 Empfehlung für den Einsatz von Absorptionskälteanlagen in 
Energiesystemen als Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung 

Wie in den Wirtschaftlichkeitsberechnungen im vorherigen Kapitel 5.5 gezeigt wer-
den konnte, können dezentrale Energieversorgungssysteme als Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung, bestehend aus einem motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk und einer 
Absorptionskältemaschine in Abhängigkeit von der bereitzustellenden Kälteleistung 
und den Volllastbetriebsstunden einen wirtschaftlichen Betrieb erreichen. Besonde-
res kombinierte zwei-/einstufige Absorptionskältemaschinen erreichen niedrige Ge-
stehungskosten bei der Kälteerzeugung im direkten Vergleich zu einem herkömmli-
chen Energiesystem, welches die Kälteleistung über Kompressionskältemaschinen 
bereitstellt auch dann, wenn eine verhältnismäßig geringe Anforderung an Kälteleis-
tung vorhanden ist. Somit stellt diese Kopplung eine Alternative zu dem herkömmli-
chen Energiesystem, aber auch der konventionellen Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung 
zwischen einem Motor-BHKW und einer einstufigen Absorptionskältemaschine dar. 

Die Realisierung einer Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einer zwei-/einstufigen Ab-
sorptionskältemaschine kann prinzipiell, wie in Kapitel 5.2.4 gezeigt, durch zwei ver-
schiedene Schaltungsvarianten der Komponenten im Absorptionskreislauf erfolgen. 
Diese zwei verschiedenen Schaltungsvarianten an zwei-/einstufigen Absorptionskäl-
temaschinen beeinflussen das Betriebsverhalten der Kopplung zwischen der Absorp-
tionskältemaschine und dem Motor-BHKW, was Auswirkungen auf das komplette 
Energiesystem hat. Wie in Kapitel 5.3 dargestellt werden konnte, ist die externe Ver-
schaltung gegenüber der internen Verschaltung vorteilhafter, da ein niedrigerer Teil-
lastzustand mit der direkt gekoppelten Absorptionskälteanlage an das Motor-BHKW 
erreicht werden kann. Zudem kann das Motor-BHKW länger im Volllastzustand bei 
geforderten Teillastzuständen der Kälteleistung betrieben werden, wodurch mehr 
Strom vom Motor-BHKW bereitgestellt wird. Des Weiteren wird dabei ein günstigeres 
Wärmeverhältnis erreicht, wenn neben einer Kälteanforderung auch gleichzeitig eine 
Wärmeanforderung gegeben ist. 

 



 

   

6 Labortest eines abgasbeheizten zwei-/einstufigen 
Absorptionskälteanlagenprototyps 

In diesem Kapitel wird die experimentelle Untersuchung einer zwei-/einstufigen Ab-
sorptionskälteanlage mit einer „externen Verschaltung“ nach Kapitel 5.2.4, die durch 
die Abwärme eines motorisch betriebenen Blockheizkraftwerkes angetrieben wird, 
vorgestellt. Die Aufgabe der Experimente war es, festzustellen, ob das reale Be-
triebsverhalten der DE/SE-AKM mit dem der Simulation der externen Verschaltung 
übereinstimmt. Zudem wurde experimentell untersucht, welchen Einfluss die ver-
schiedenen Lösungskreislaufführungen auf das erreichbare Wärmeverhältnis der 
Absorptionskältemaschine haben. Darüber hinaus sind Experimente zur Untersu-
chung des abgasbeheizten Hochtemperaturaustreibers durchgeführt worden, um 
diesen zukünftig kompakter und effizienter gestalten zu können. Dazu wurde ein 
Gas-Flüssigkeitswärmeübertrager, bestehend aus stehenden Siederohren, die durch 
das Rauchgas des Motor-BHKWs quer angeströmt werden, entwickelt und aufge-
baut. Ziel dieser Untersuchungen war es, eine Maximierung der übertragenen Ab-
gaswärmeleistung bei gleichzeitiger Einhaltung des zulässigen Druckverlustes auf 
der Rauchgasseite zu erreichen. Dazu wurde eine numerische Simulation entwickelt, 
um die Wärmeübergänge und Fluiddynamik abzuschätzen und vorhersagen bzw. 
berechnen zu können. 

6.1 Aufbau der Versuchsanlage 

Die Versuchsanlage wurde äquivalent nach dem Anlagenkonzept der  
zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine mit einer externen Verschaltung, wie in 
Abbildung 5.9 der Variante (b) dargestellt, aufgebaut. Abbildung 6.1 zeigt die 3D-Auf-
stellungszeichnung der Versuchsanlage mit dem Standort der einzelnen Anlagen-
komponenten im Labor am ZAE Bayern. Eine Fotographie der aufgebauten Ver-
suchsanlage ist im Anhang A5 eingefügt. 

Motor-BHKW

K1 und G1A

V und A

einstufiger
Anlagenteil

Schornstein

G2

K2
zweistufiger
Anlagenteil

Motor-BHKW

K1 und G1A

V und A

einstufiger
Anlagenteil

Schornstein

G2

K2
zweistufiger
Anlagenteil

 
Abbildung 6.1:  3D-CAD-Gesamtansicht der Versuchsanlage 
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Ein wichtiger Aspekt für den Aufbau der Versuchsanlage und die Durchführung der 
Versuche war die Bereitstellung der Hoch- und Niedertemperaturquelle. Zu diesem 
Zweck wurde ein motorisch betriebenes Blockheizkraftwerk aufgebaut. Die Abwär-
mequellen des Motor-BHKWs, bestehend aus Warmwasser- und Rauchgaswärme, 
wurden unmittelbar mit der DE/SE-AKM, wie in Abbildung 5.12 für die externe Ver-
schaltung dargestellt, verbunden (vgl. Abbildung 5.9). Die in der Absorptionskältema-
schine nicht genutzte Warmwasserabwärme des Motor-BHKWs wurde je nach Be-
darf über einen Wärmeübertrager in einen Warmwasserspeicher abgeführt, der zur 
Wärmeversorgung des Institutgebäudes am ZAE Bayern genutzt wird und gegebe-
nenfalls über eine Brunnenkühlung rückgekühlt werden kann. Die Versorgung der 
Versuchsanlage mit Kühl- und Kaltwasser erfolgte über einen speziellen Versor-
gungsstand, der konstante Temperaturen und Durchflüsse für den Kühl- und Kalt-
wasserkreislauf ermöglichte. Das prinzipielle Verschaltungsschema der Versuchsan-
lage ist in Abbildung 6.2 und in Anhang A5 als PID (engl. piping and instrumentation 
diagram) der externen Verschaltung abgebildet [59, 81]. 

 
Abbildung 6.2:  prinzipielles Anlagenschema der Versuchsanlage 
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Wie aus Abbildung 6.2 zu erkennen ist, wurde, anders als in Abbildung 5.12 darge-
stellt, auf eine Abgaswärmenutzung nach dem Abgasaustritt aus dem Hochtempera-
turgenerator G2 verzichtet. Grund ist die Konzeption der Absorptionskältemaschine 
als Versuchsanlage mit der Zielsetzung, einen Funktionsnachweis des innovativen 
Anlagenkonzeptes, unabhängig von der Wärmeausnutzung durch einen nachge-
schalteten Abgaswärmetauscher, zu erhalten. 

6.1.1 Anforderungen an die Versuchsanlage 

Die Versuchsanlage wurde im Rahmen des in Kapitel 1.1 zuvor genannten For-
schungsvorhabens entwickelt und aufgebaut. Dabei sollte die externe Kopplung der 
zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine an einem motorisch betriebenen Block-
heizkraftwerk untersucht werden, um die Steigerung des Wärmeverhältnisses durch 
diesen Anlagentyp zu zeigen. Zusätzlich wurde der Fokus auf die Entwicklung und 
Untersuchung eines abgasbeheizten Hochtemperaturaustreibers mit quer ange-
strömten stehenden Siederohren, der direkt an den Abgasaustritt des Motor-BHKWs 
angeschlossen ist, gelegt, um die Wärmeübergänge zu verbessern und eine kom-
paktere Bauweise des Hochtemperaturaustreibers und der Absorptionskälteanlage 
zu erreichen. Durch die direkte Verbindung zwischen abgasseitigem Austritt am Mo-
tor-BHKW und dem Eintritt am Hochtemperaturwärmetauscher sollte zusätzlich ge-
prüft werden, ob das Baumuster des Hochtemperaturwärmetauschers das pulsieren-
de Abgas des Motor-BHKWs direkt nutzen kann. Außerdem wurden Untersuchungen 
bzgl. der internen Lösungskreislaufführung durchgeführt, da dieser eine entschei-
dende Rolle bei derartigen Anlagen zukommt. 

Wärmebereitstellung der Hoch- und Niedertemperaturwärmequelle  

Die Wärmebereitstellung für die Versuchsanlage erfolgte über ein Motor-BHKW mit 
einer maximalen elektrischen Leistung im Volllastbetrieb von 20 kW und einem elekt-
rischen Wirkungsgrad von 29 %. Die abgegebene thermische Leistung nach Herstel-
lerangaben beträgt 42 kW und der erreichte thermische Wirkungsgrad beträgt 59 %. 
Somit ergibt sich ein Gesamtwirkungsgrad von 88 %. Weitere Daten zu dem  
BHKW-Typ können der Tabelle 5.1 entnommen werden, diese entsprechen den 
BHKW-Herstellerangaben [88]. 

Konzeption der zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlage 

Die Konzeption der Versuchsanlage beruhte im ersten Schritt auf dem Aufbau einer 
einstufigen Absorptionskälteanlage (einstufiger Anlagenteil, bestehend aus Absorber 
Generator G1A, Kondensator K1 und Verdampfer), an der im zweiten Schritt der 
zweistufige Anlagenteil angeschlossen wurde. Der einstufige Anlagenteil wurde da-
bei so konzipiert, dass dieser praxisnahen Bedingungen entsprach [81]. Deshalb 
wurden alle vier Hauptwärmetauscher als horizontale Rohrbündel ausgeführt, beste-
hend ausschließlich aus glatten Kupferrohren. 

Im Kondensator K1 wird das im Generator G1A ausgetriebene Kältemittel abgekühlt 
und kondensiert. Die dabei entstehende Wärme, bestehend aus sensibler Abkühlung 
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des überhitzten Dampfes und der bei der Kondensation frei werdenden Kondensati-
onswärme, wird über den Wärmeübertrager des Kondensators K1 an das Kühlwas-
ser übertragen. Hierzu zeigt Abbildung 6.3 das prinzipielle Anlagenschema des ein-
stufigen Anlagenteils der Versuchsanlage. 

 
Abbildung 6.3:  Anlagenschema der internen Kreislaufführung des einstufigen Anlagenteils 

Die Aufgabe der LiBr-Lösung im Absorber und Generator G1A sowie des Kältemittels 
im Verdampfer erfolgte über einen Rieselfilm. Dazu wurde das jeweilige flüssige Me-
dium in einer Aufgabewanne oberhalb des jeweiligen Wärmeübertragers aufgege-
ben. Die eingebauten Wärmeübertrager arbeiten folglich nach dem Rieselfilmprinzip 
[27, 85]. Durch die dort im Wannenboden gleichmäßig angebrachten Bohrungen 
fließt das Medium auf die Oberfläche des horizontal eingebauten Rohrbündels. 
Durch das Hinablaufen bildet sich ein Flüssigkeitsfilm an der Wärmetauscherfläche, 
wodurch die Wärmeübertragung ermöglicht wird. Damit für die Wärmeübertragung 
eine entsprechende Benetzung der beiden Wärmetauscherflächen erreicht wird, 
muss der aufgegebene Massenstrom innerhalb eines bestimmten Massenstrombe-
reichs liegen. Dieser Bereich ergibt sich aus der Konstruktion und Dimensionierung 
der Aufgabewanne und des Wärmetauschers. Bei Überschreitung des maximalen 
Massenstroms kommt es zu einem Überlaufen der Aufgabewanne und bei Unter-
schreitung des minimalen Massenstroms zu einer nicht ausreichenden Flüssigkeits-
benetzung der Wärmeübertragerfläche, wodurch die übertragbare Leistung verringert 
wird. Dies hätte vor allem auf der Seite des Lösungskreislaufes zur Folge, dass die 
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Wärmeübertragung durch einen nicht kontinuierlichen Flüssigkeitsfilm über den 
Wärmeübertragerrohren den Wärmedurchgangskoeffizienten erheblich reduziert hät-
te, wodurch eine deutlich geringere Wärmeeinkopplung in den G1A und Wärmeab-
fuhr am A erreicht worden wäre. Diese untere Begrenzung des Massenstroms ist für 
die im Folgenden durchgeführten Versuche, bei denen versucht wird, einen mög-
lichst niedrigen spezifischen Lösungsumlauf zu erreichen, am Absorber und Nieder-
temperaturgenerator G1A zu berücksichtigen. Bei Vorversuchen mit dem einstufigen 
Anlagenteil der Versuchsanlage wurde festgestellt, dass es bei einer Unterschreitung 
des Lösungsmassenstroms von schwachm& ≤ 0,16 kg/s nicht mehr zu einer ausreichen-
den Benetzung und somit Wärmeübertragung im Absorber und Generator G1A 
kommt [81]. Somit ist eine Unterschreitung dieses Lösungsmassenstroms in beiden 
Komponenten zu vermeiden. 

Um die einstufige Absorptionskälteanlage mit dem zweistufigen Anlagenteil verschal-
ten und alle fünf Varianten der Lösungskreislaufführung realisieren zu können, wur-
den sechs Ventile im Lösungskreis und eines am Behälter des Kondensators K1 
montiert. Durch das Öffnen des Kondensatverbindungsventils VK ist die Kältemittel-
verbindung zwischen dem Hochtemperaturkondensator K2 und dem Niedertempera-
turkondensator K1 hergestellt. Zusätzlich muss im Lösungskreislauf, abhängig von 
der gewünschten Lösungskreislaufführung (vgl. Kapitel 4.3.2), die nach Tabelle 6.1 
vorgesehene Ventilstellung der Lösungsventile vorgenommen werden. 

Tabelle 6.1:  Schaltzustände der Lösungsventile im einstufigen Anlagenkreis in Abhängig-
keit der Lösungskreislaufführung für den zweistufigen Anlagenbetrieb 

Bezeichnung
Lösungsventile Parallelschaltung

ohne Bypass mit Bypass ohne Bypass mit Bypass
V1 offen offen auf zu zu
V1-2 zu einjustiert *1 auf zu zu
V2 offen offen zu zu zu
V3 zu zu zu offen offen
V3-4 zu zu auf zu einjustiert *1

V4 zu zu auf offen offen
*1 über die Ventilstellung wird die Durchflussmenge des Bypasses bestimmt

InversschaltungReihenschaltung

 
Über die Anschlüsse im Lösungskreis und des Kondensatanschlusses kommend 
vom Hochtemperaturkondensator K2 zum Niedertemperaturkondensator K1 konnte 
die einstufige Anlage mit dem zweistufigen Anlagenteil aus Abbildung 6.4 verbunden 
werden. Die Kondensation des Kältemitteldampfes vom Hochtemperaturaustrei-
ber G2 im Hochtemperaturkondensator K2 funktionierte dabei nach dem gleichen 
Prinzip wie beim Niedertemperaturkondensator K1. Der Aufbau und die Funktion des 
Hochtemperaturgenerators G2 werden im Folgenden noch weiter beschrieben. 
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Abbildung 6.4:  Anlagenschema der internen Kreislaufführung des zweistufigen Anlagen-

teils 

Das genaue Verschaltungsschema der Versuchsanlage mit seinem ein- und zweistu-
figen Anlagenteil ist in Anhang A5 als PID der externen Verschaltung im Detail dar-
gestellt. 

6.1.2 Simulationsergebnisse der verschiedenen Lösungskreisläufe der 
zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlage 

Um die in Kapitel 6.3.2 von der Versuchsanlage erhaltenen Messergebnisse, die auf 
den theoretischen Überlegungen der Kapitel 4.3 und 5.2 basieren, analysieren und 
bewerten zu können, wurden entsprechende Simulationen durchgeführt, die die 
Randbedingungen und erreichten Prozessparameter berücksichtigten, welche sich 
aus der Konstruktion, dem Aufbau und den durchgeführten Versuchen mit der Ver-
suchsanlage ergaben. Die der Simulation zugrunde gelegten Prozessparameter ent-
sprechen der Größenordnung der jeweiligen Prozessparameter über alle durchge-
führten Versuche. In der nachfolgenden Tabelle 6.2 und Tabelle 6.3 sind die sich 
einstellenden Prozessparameter am eingesetzten Motor-BHKW und der Absorpti-
onskälteanlage aufgeführt. 
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Tabelle 6.2:  Angaben der Randbedingungen für die durchgeführten Simulationen, der sich 
in den Versuchen einstellenden Prozessparameter am Motor-BHKW 

Prozessparameter des Motor-BHKWs für die Simulation *1

Abwärmeleistung Motor-BHKW 26 kW
Motorkühlwassermassenstrom 0,69 kg/s
Austrittstemperatur Motorkühlwasser 82 °C

Rauchgasaustrittstemperatur 420 °C
Rauchgasmassenstrom 32 g/s
stöchometrisches Luftverhältnis λ 1,5 -

*1 angelehnt an Größenordnung aus eigenen Messungen  

Tabelle 6.3:  Angaben über die Konstruktionsparameter und Randbedingungen der Ver-
suchsanlage sowie die sich im Mittel bei den Versuchen einstellenden Pro-
zessparameter 

Verdampfer Absorber Niedertemperatur-
kondensator K1

Niedertemperatur-
generator G1A

Hochtemperatur-
kondensator K2

Hochtemperatur-
generator G2

Wärmeübertragerflächen*1 A V =4,39 m² A A =4,39 m² A K1 =2,94 m²
A G1A =6,48 m²
A LWT1 =1,76 m²

A K2 =0,5 m²
A G2 =1,5 m²

A LWT2 =1,1 m²

Wärmedurchgangskoeffizienten*2 k V =1,5 kW/(m²·K) k A =0,4 kW/(m²·K) k K1 =2,8 kW/(m²·K)
k G1A =0,6 kW/(m²·K)
k LWT1 =0,6 kW/(m²·K)

k K2 =3 kW/(m²·K)
k G2 =0,1 kW/(m²·K)

k LWT2 =0,5 kW/(m²·K)

Massenströme 0,6 kg/s 0,67 kg/s 0,1 kg/s 0,032 kg/s
Temperaturen ~12/6°C 27/-°C -/~35°C -/-°C 82/-°C 390/-°C

interner Absorptionskreislauf Lösungsmittel-
massenströme - k.A.*3 - m' G1A =0,16 kg/s*4 -

siehe G1A bzw. 
m' G2 ≥0,03 kg/s*5

*1 installierte Wärmetauscherflächen
*2 angelehnt an Größenordnung aus eigenen Messungen
*3 abhängig von Lösungskreislaufführung
*4 gilt für alle Lösungskreislaufführungen; min. Lösungsmittelmassenstrom um eine ausreichende Funktion des Niedertemperaturgenerators zu gewährleisten
*5 vorgenommene Einstellung bei paralleler Lösungskreislaufführung und den Lösungskreislaufführungen mit Bypass (Reihen- und Inverserschaltung)

Randbedingungen für die durchgeführten 
Simulationen der Versuchsanlage

1,1 kg/s
externer Wärmeträgerkreis*2

 
Unter Berücksichtigung dieser Vorgaben wurden die in Abbildung 6.5 dargestellten 
Simulationsergebnisse ermittelt. Bei den Randbedingungen zur Durchführung der 
Simulation wurde der zugeführte Massenstrom der schwachen Lösung des Nieder-
temperaturgenerators G1A auf schwachAGm ,1

& = 0,16 kg/s festgelegt, der den Betriebszu-
stand bzw. Anlagenbetrieb der Versuchsanlage darstellt. Dies entspricht, abhängig 
von der jeweiligen Kreislaufführung, einem spezifischen Lösungsumlauf der schwa-
chen Lösung von etwa fschwach≈ 22. Eine Reduzierung des zugeführten Massen-
stroms an schwacher Lösung in den G1A, was nach den Simulationsergebnissen 
aus Abbildung 6.5 einen Anstieg des Wärmeverhältnisses zur Folge hätte, ist, wie im 
vorherigen Kapitel schon beschrieben, aufgrund einer unzureichenden Benetzung 
der Wärmeübertragerfläche nicht möglich. Eine Reduzierung des Lösungsmassen-
stroms hätte zur Folge gehabt, dass die Wärmeübertragung durch einen nicht konti-
nuierlichen Flüssigkeitsfilm über den Wärmeübertragerrohren den Wärmedurch-
gangskoeffizienten erheblich reduziert hätte, wodurch eine deutlich geringere Wär-
meeinkopplung in den G1A erreicht worden wäre. 
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Abbildung 6.5:  Simulationsergebnisse der zu erwartenden Wärmeverhältnisse und exter-

nen Leistungsverhältnisse in Abhängigkeit des vorgegebenen Massen-
stroms schwacher Lösung in den Niedertemperaturgenerator G1A 

Aus den Simulationsergebnissen der Versuchsanlage in Abbildung 6.5 ist zu erken-
nen, dass die Lösungskreisläufe mit einer Aufteilung des umlaufenden Lösungsge-
samtmassenstroms am Absorber hin zu den beiden Generatoren G1A und G2 die 
höchsten Wärmeverhältnisse erreichen. Grund hierfür ist, dass durch die Aufteilung 
des Lösungsmassenstroms der irreversible Wärmeanteil im Hochtemperaturaustrei-
ber G2 verringert wird, da nur noch ein Teilmassenstrom auf Siedetemperatur im G2 
erwärmt werden muss. Hierdurch sinkt der Lösungswärmetauscherverlust nach den 
Gleichungen (3.13) und (3.14), was zu einem Anstieg des Wärmverhältnisses nach 
Gleichung (4.47) führt. Aus den Simulationsergebnissen für die Reihen- und Invers-
schaltung mit jeweils einem Bypass, welche hier nicht weiter aufgeführt sind, war zu 
entnehmen, dass über die jeweiligen Bypässe 80 % der entsprechend nach der Lö-
sungskreislaufführung ankommenden Lösung über den Bypass gefördert werden 
muss, damit ein Maximum im Wärmeverhältnis erreicht wird. Somit ist ein Massen-
strom an schwacher Lösung von schwachGm ,2

& ≈ 0,03 kg/s zum Hochtemperaturgenera-
tor G2 für die Versuchsanlage im Betriebszustand einzustellen. 

Des Weiteren ist aus Abbildung 6.5 zu erkennen, dass sich bei den jeweiligen Lö-
sungskreislaufführungen ein unterschiedliches externes Leistungsverhältnis θ ein-
stellt. Beeinflusst wird dieses durch die treibende Temperaturdifferenz an den ent-
sprechenden Komponenten von G2, K2 und G1A, wodurch die Wärmeeinkopplung 
an den Generatoren unterschiedlich beeinflusst wird. Dies hat zur Folge, dass das 
externe Leistungsverhältnis in Abhängigkeit des Lösungskreislaufes variiert. Dies 
spielt allerdings nur eine untergeordnete Rolle bei dem Vergleich der Lösungskreis-
laufführungen. Aus den Simulationsergebnissen ist jedoch zu erkennen, dass die 
Reihenschaltung mit Bypass das geringste externe Leistungsverhältnis aufweist, ob-
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wohl diese gleichzeitig das höchste Wärmeverhältnis erreicht. Die Inversschaltung 
mit Bypass weist zwar das höchste Wärmeverhältnis auf, besitzt aber auch das größ-
te externe Leistungsverhältnis. Somit ist festzustellen, dass der geringe Unterschied 
im Wärmeverhältnis zwischen den Lösungskreislaufführungen, bei denen der Lö-
sungsmassenstrom aufgeteilt wird, durch das unterschiedliche externe Leistungsver-
hältnis hervorgerufen wird. 

6.2 Wärmetauscherkonzepte des mit Rauchgas betriebenen  
Hochtemperaturaustreibers 

Der Hochtemperaturaustreiber nimmt bei der Realisierung von zweistufigen Absorp-
tionskälteanlagen eine entscheidende Rolle ein, da dieser einen geringeren Wärme-
durchgangskoeffizienten gegenüber den anderen Wärmedurchgangskoeffizienten in 
der Absorptionskälteanlage aufweist (vgl. Tabelle 5.2). Bei diesem Wärmetauscher 
handelt es sich einen Gas-/Flüssigkeits-Wärmetauschers, bei dem aufgrund des ge-
ringen Wärmeüberganges auf der Gasseite, im Vergleich zu der Wärmeleitung durch 
das Siederohr (~100 fach größer als auf der Gasseite) und zum Wärmeübergang auf 
der Flüssigkeitsseite (~10-100 fach größer als auf der Gasseite), nur ein geringer 
Wärmedurchgangskoeffizient erreicht wird. Aber nicht nur der Wärmeübergang ist 
von Interesse, sondern auch der erzeugte Druckverlust auf der Abgasseite ist ent-
scheidend, da dieser zu einer Verringerung des BHKW-Wirkungsgrades führen kann 
(vgl. Kapitel 5.1). Deshalb wird versucht, bei einem möglichst geringen Druckverlust, 
der in Abhängigkeit von der Bauweise des Wärmetauschers steht, den Wärmeüber-
gangskoeffizienten zu maximieren. Zusätzlich ist die Trägheit des Wärmetauschers 
aufgrund seines Füllvolumens an LiBr-Lösung bei einer Betrachtung der Anlagenre-
aktionszeit von Interesse. Somit stellt diese Komponente eine Schlüsselrolle für die 
Kopplung von Absorptionskältemaschinen und Motor-BHKWs dar. Grundsätzlich las-
sen sich für den Hochtemperaturaustreiber zwei Wärmetauscherkonzepte, wie in 
Abbildung 6.6 dargestellt, umsetzen. 
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Abbildung 6.6:  schematische Darstellungen von rauchgasbeheizten Hochtemperatu-

raustreibern nach C. Kren (2008) [50]; (links): Rauchrohrkessel mit liegen-
den Rauchrohren; (rechts): stehende Siederohre 
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Bei dem Rauchrohrkessel, der am häufigsten bei konventionellen Absorptionskälte-
anlagen eingesetzt wird, durchströmt das Abgas die horizontal liegenden Siederohre 
in einem mit LiBr-Lösung gefüllten Behälter, der die Siederohre kontinuierlich umgibt, 
siehe Abbildung 6.6 (links). Durch die Wärmeübertragung des Abgases an die Lö-
sung siedet diese. Im Gegensatz dazu wird beim Wärmeübertrager mit stehenden 
Siederohren die siedende LiBr-Lösung in den vertikal angeordneten Siedrohren zum 
Sieden gebracht. Das Rauchgas umströmt die Siederohre quer zu deren Ausrich-
tung, siehe Abbildung 6.6 (rechts). 

Diese zwei Wärmetauscherkonzepte wurden in der Arbeit von C. Kren (2008) [45] für 
den Einsatz in Absorptionskälteanlagen, d.h. zum Verdampfen von Wasser aus einer 
LiBr-Lösung bzgl. ihrer Wärmeübertragung und Druckverluste untersucht und mitein-
ander verglichen. Das Ziel dieser Arbeit bestand darin festzustellen, welches Wärme-
tauscherkonzept den höheren Wärmeübergangskoeffizient für Absorptionskälteanla-
gen mit LiBr-Lösung erreicht, wenn der Druckverlust auf der Rauchgasseite begrenzt 
und somit vorgeben ist [54]. Dabei kann gezeigt werden, dass das Konzept der ste-
henden Siederohre bei gleichem Druckverlust, im Vergleich zum Rauchrohrkessel, 
höhere Wärmeübergangskoeffizienten ermöglicht, da der dominierende Wärmeüber-
gang auf der Rauchgasseite zunimmt [13, 50, 84]. Somit wird bei gleicher zu über-
tragender Wärmeleistung eine kompaktere Bauweise erreicht, wodurch unter ande-
rem auch die thermische Trägheit verkleinert werden kann, da das Füllvolumen an 
Lösung im Behälter reduziert wird. 

Abbildung 6.7 zeigt schematisch das Funktionsprinzip des Hochtemperaturaustrei-
bers und den Druck- und Temperaturverlauf in einem der stehenden Siederohre. Un-
terhalb der Siederohre befindet sich ein Behälter, der als Sumpf und oberhalb der 
Siederohre ein Behälter, der als Kopf bezeichnet wird. Der Sumpf und die Siederohre 
sind vollständig mit Lösung gefüllt. Der Füllstand der Lösung über den Siederohren 
im Kopf wird Überfüllung genannt. Durch das Sieden der Lösung in den Siederohren 
wird ein Auftrieb erzeugt, wodurch kontinuierlich Lösung aus dem Sumpf in die Sie-
derohre gelangt. Die in das Siederohr eintretende Lösung ist unterkühlt und muss in 
der Anwärmzone aufgrund des höheren hydrostatischen Drucks und der dafür zu 
niedrigen Lösungstemperatur bis zum Beginn des Siedens der Lösung, kurz Siede-
beginn genannt, erwärmt werden. Während des Aufsteigens der Lösung erhöht sich 
die Temperatur und der hydrostatische Druck verringert sich. Ab Erreichen des Sie-
debeginns, wo ausschließlich Wasser aus der Lösung ausgetrieben wird, verläuft die 
Temperaturänderung der Lösung beim Aufsteigen durch das Siederohr nach der Sie-
delinie, die der Dampfdruckkurve entspricht. Die dabei entstehenden Dampfblasen 
haben eine geringere Dichte als die Lösung selbst und steigen durch den Auftrieb 
nach oben. Infolge der Reibung zwischen Dampfblasen und Lösung wird die Lösung 
in Lauflänge des Siederohres in Bewegung gesetzt. Da der hydrostatische Druck  
über die Lauflänge des Siederohres abnimmt, können sich die Dampfblasen vergrö-
ßern, wodurch die Reibung erhöht wird, was zu einer Beschleunigung der Lösung 
führt. Der entstehende Wasserdampf separiert sich im Kopf von der Flüssigkeit und 
wird über die Dampfleitung zum Hochtemperaturkondensator K2 abgeführt. 
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Abbildung 6.7:  schematische Darstellungen des rauchgasbeheizten Hochtemperatu-
raustreibers mit quer angeströmten stehenden Siederohren als Naturum-
laufverdampfer; (links): Funktionsprinzip des Hochtemperaturaustreibers 
mit Naturumlauf, (rechts): Prinzip des Druck- und Temperaturverlaufs in ei-
nem Siederohr 

Zusätzlich sind Fallrohre zwischen dem Kopf und dem Sumpf installiert worden. 
Durch den sich einstellenden Auftrieb in den Siederohren wird über die Fallrohre die 
Lösung vom Kopf in den Sumpf gefördert, wodurch diese wieder in die Siederohre 
gelangt. Hierdurch stellt sich ein Naturumlauf in Abhängigkeit der Druckverluste im 
Siederohr und im Fallrohr ein. Das Fallrohr soll die Fluiddynamik in den einzelnen 
Siederohren voneinander entkoppeln, da der Siedevorgang sich in Abhängigkeit der 
Lage des Siederohrs auf der horizontalen Lauflänge des Rauchgases durch den 
Wärmetauscher verändert. Um die Überfüllung mit Lösung im Kopf des Wärmetau-
schers durch das Verdampfen des Kältemittels konstant zu halten und eine gleich 
bleibende, dem Lösungsumlauf entsprechende Konzentration im Hochtemperaturge-
nerator G2, zu erreichen, wird die Zu- und Abfuhr der Lösung als Anlagenbetriebspa-
rameter variiert. Dabei sind die Massenströme der zugeführten Lösung xG2,schwach und 
der abgeführten Lösung xG2,stark im Vergleich zu dem Massenstrom, der über das 
Fallrohr durch den Umlauf vom Kopf in den Sumpf strömt, vernachlässigbar klein. 
Daher kann davon ausgegangen werden, dass die Lösungskonzentration im gesam-
ten Wärmetauscher annähernd konstant ist [13]. 

6.2.1 Aufbau des Hochtemperaturwärmetauschers mit stehenden Siederohren 

Der untersuchte Hochtemperaturwärmetauscher bestand aus einem Rohrbündel mit 
59 Siederohren, die in 17 Rohrreihen angeordnet waren. Die Festlegung der Größe 
des Rohrbündels erfolgte aus einer Vorabauslegung nach den Vorgaben des  
VDI-Wärmeatlas (2002) [93]. Dabei war für den sich einstellenden Druckverlust und 
die Wärmeübergänge die Anordnung der Siederohre im Rohrspiegel des Rohrbün-
dels ausschlaggebend. Die Siederohre wurden in einer versetzten Siederohranord-
nung ausgerichtet [13, 84]. Dazu wurden, wie in Abbildung 6.8 gezeigt, nacheinander 
3 bzw. 4 Siederohre pro Rohrreihe, beginnend von der ersten Siederohrreihe, ange-
ordnet.  
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Abbildung 6.8:  Rohrspiegel des Hochtemperaturgenerators G2 

Um gleiche strömungsdynamische Bedingungen für alle Siederohre auf der Rauch-
gasseite zu ermöglichen und den Einfluss der Wärmetauscherseitenwände möglichst 
gering zu halten, wurde auf den Seitenwänden mit den 3 Siederohren pro Rohrreihe 
ein Halbrohr, welches nicht von der Lösung durchströmt wurde, aufgeprägt. Somit 
konnte, wie in der Arbeit von M. Martin (2006) [59] gezeigt, der Einfluss der Randef-
fekte durch die geringe Kanalbreite auf die Rauchgasströmung gemindert werden. 
Dadurch sollte sich annähernd ein Rauchgasströmungsprofil, wie in einem größeren 
Hochtemperaturwärmetauscher, der für Absorptionskälteanlagen mit einer Kälteleis-
tung von mehreren hundert Kilowatt eingesetzt werden würde, einstellen. Tabelle 6.4 
zeigt die Konstruktionsparameter und Abmessungen des Rohrbündels. 

Tabelle 6.4:  Konstruktionsparameter des Hochtemperaturgenerator-Rohrbündels 

Geometrie des Rohrbündels *1

Querteilungsverhältnis a q =s q /d a 1,3 -
Längsteilungsverhältnis a l =s I /d a 1,3 -
Versetzungsverhältnis a v =s v /d a 1,45 -

Rohraußendurchmesser *2 d a 16 mm

Rohrinnendurchmesser *2 d i 11 mm

Kanalbreite *3 b 83,2 mm

Kanalhöhe *3 h 500 mm

*1 Einhaltung der Allgemeintoleranz nach DIN ISO 2768 - m 
*2 Einhaltung der Angaben für nahtlose Präzisionsstahlrohre nach DIN 2391; Werstoff EN10305-1
*3 entspricht der lichten Breite und Höhe der Rauchgasströmung  
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6.2.2 Simulationsergebnisse des Hochtemperaturwärmetauschers  

In den Arbeiten von M. Schicktanz (2006) [84] und weiterführend in der von 
M. Bauer (2008) [13], welche im Rahmen dieser Arbeit betreut wurden, wurde eine 
numerische Programmierung nach einem Finite-Element-Modell mit dem Pro-
gramm EES (vgl. Anhang A2) entwickelt, mittels dem die Wärmeübertragung im 
Hochtemperaturwärmetauscher dargestellt und die wärmetechnische Auslegung 
ausgeführt wurde [12, 14]. Als Randbedingungen für die folgenden Simulationen 
wurden die in Tabelle 6.5 dargestellten Parameter verwendet. Die Wahl dieser Pa-
rameter erfolgte in Anlehnung an die Messergebnisse aus den Experimenten in Kapi-
tel 6.3.3. Die Simulationsergebnisse werden im Späteren noch mit den Ergebnissen 
der Experimente verglichen. 

Tabelle 6.5:  Startbedingungen der Simulationsparameter zur wärmetechnischen Ausle-
gung des Hochtemperaturwärmetauschers 

Randbedingungen der Simulation

Rauchgaseintrittstemperatur  t G2,ein 362 °C

Rauchgasmassenstrom *1 m' G2 32 g/s

stöchiometrisches Luftverhältnis  λ 1,5 -

Druck im HTG p G2 960 mbar
Sumpftemperatur T G2 167,3 °C

mittlere Konzentration im HTG x G2,mittel 66 Gew.-%
Überfüllung im Behälter-Kopf - 150 mm

Wärmeleitfähigkeit der Rohrwand k Stahl 55 W/(m·K)

*1 aus BHKW-Herstellerangaben nach Spilling (2004)  
Aus der Simulation lassen sich in Abbildung 6.9 die folgenden Ergebnisse festhalten. 
Erkennbar ist, dass der Siedebeginn von der ersten Rohrreihe zur zweiten abfällt und 
anschließend ansteigt. Der Abfall des Siedebeginns wird durch die Annahme erklärt, 
dass es sich bei der ersten Rohrreihe noch nicht um ein ausgeprägtes Strömungs-
profil im Abgas handelt. Erst ab der zweiten Rohrreihe wird in der Simulation davon 
ausgegangen, dass das Strömungsprofil ausgeprägt ist, was zu einem Anstieg des 
rauchgasseitigen Wärmeübergangs führt. Diese Annahme ist zwar nur eine Abschät-
zung und kann aufgrund unterschiedlicher Angaben in der Literatur nicht eindeutig 
verifiziert werden, soll aber den Effekt des geringeren Wärmübergangs am Eintritt 
des Wärmetauschers aufgrund des noch nicht ausgeprägten Rauchgasströmungs-
profils berücksichtigen. Der danach folgende Anstieg des Siedebeginns von der 
zweiten Rohrreihe an wird durch die abnehmende Wärmestromdichte, die durch die 
sinkende Auskühlung des Abgases zwischen dessen Ein- und Austritt der jeweiligen 
Rohrreihe zu erkennen ist, vorgegeben. Dabei ist ersichtlich, dass der Siedebeginn 
kontinuierlich mit der Lauflänge des Rauchgases über den Wärmetauscher ansteigt 
und die Abgasauskühlung annähernd gleichermaßen abnimmt. Auch der spezifische 
Massenstrom in den Siederohren jeder Rohrreihe nimmt mit zunehmender Lauflänge 
ab. Dies wird durch den späteren Siedebeginn in den hinteren Rohrreihen und den 
dadurch geringeren Auftrieb hervorgerufen, somit wird eine geringere Lösungsmenge 
in das Siederohr aus dem Sumpf angezogen. 
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Abbildung 6.9:  Simulationsergebnisse Hochtemperaturwärmetauscher des spezifischen 

Massenstroms, der Abgaseintrittstemperatur in die entsprechende Sie-
derohrreihe und der Höhe des Siedebeginns im Siederohr in Abhängigkeit 
der Rohrreihe im Wärmetauscher 

Aus den durchgeführten Simulationen zur wärmetechnischen Untersuchung des 
Wärmetauschers ist festzustellen, dass die Sumpftemperatur der Lösung, die nach 
den getroffenen Annahmen bei allen Rohrreihen identisch ist, einen entscheidenden 
Einfluss auf den Siedebeginn und somit auf die Größe des Wärmetauschers hat. Wie 
aus Abbildung 6.10, die eine beispielhafte Simulation des Siederohres in Rohrreihe 3 
zeigt, zu erkennen ist, führt die Verringerung der Sumpftemperatur zu einem späte-
ren Siedebeginn. Durch den Rückgang der Sumpftemperatur erhöht sich die Rohr-
wandtemperatur über den gesamten Bereich der Siederohrlänge, da im Bereich des 
lösungsseitigen einphasigen Strömungsgebietes ein geringerer Wärmeübergang als 
im zweiphasigen Strömungsgebiet besteht. Dadurch vergrößert sich der Bereich der 
Anwärmzone, in dem mehr Leistung zum Erreichen des Siedezustandes benötigt 
wird. 

 
Abbildung 6.10:  Simulationsergebnisse der Parameterstudie für den Hochtemperaturwär-

metauscher Rohrreihe 3; (links): spezifischer Massenstrom und Höhe des 
Siedebeginns im Siederohr in Abhängigkeit der Sumpftemperatur; (rechts): 
Veränderung der Rohrwandtemperatur in Abhängigkeit der Sumpftempera-
tur 
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6.3 Durchgeführte Versuche und Analyse der Versuchsergebnisse 

In den folgenden Unterkapiteln werden die Messergebnisse der verschiedenen Un-
tersuchungen an der Versuchsanlage vorgestellt. Dabei wurden zum einen die Aus-
wirkungen der Lösungskreislaufführung in der Versuchsanlage und zum anderen das 
Teillastverhalten der externen Verschaltung untersucht. Des Weiteren sind die Er-
gebnisse der Untersuchungen zur Wärmeübertragung im Hochtemperaturwärme-
übertrager dargestellt. 

6.3.1 Messtechnik und Messfehleranalyse 

Zur Bestimmung des Wärmeverhältnisses bei den verschiedenen durchgeführten 
Versuchen wurden die Leistungsumsätze an den einzelnen Hauptkomponenten in 
den extern angeschlossenen Wärmeträgerkreisen durch Messsensoren für Tempera-
tur- und Volumenstrommessungen erfasst. Die Temperaturmessungen im Rauch-
gasstrom am Hochtemperaturgenerator G2 wurden mit Thermoelementen und in den 
restlichen Wasser führenden Kreisen mit Pt-100 Widerstandsthermometern in  
4-Leitertechnik durchgeführt. Die Volumenstrommessungen in den Wasser führen-
den externen Kreisen erfolgten mit magnetisch-induktiven Durchflussmessern. Nur 
die Bestimmung des Rauchgasvolumenstroms, der zur energetischen Bestimmung 
des Leistungsumsatzes erforderlich ist, konnte nicht durch eine direkte Volumen-
strommessung erfolgen. Grund hierfür war einerseits die durchweg hohe Rauchgas-
temperatur von mehr als 190°C und andererseits der begrenzende zur Verfügung 
stehende Druckverlust in der Rauchgasströmung. Deshalb wurde der Rauchgasvo-
lumenstrom indirekt über den Volumenstrom der Verbrennungsluft und des Erdgas-
verbrauches bilanziert. Zur Bestimmung des Volumenstroms der Verbrennungsluft 
wurde ein thermischer Massendurchflussmesser und zur Bestimmung des Erdgas-
verbrauches ein Balgengaszähler eingesetzt. Die von den Messsensoren ausgege-
benen Messsignale wurden über ein Messwerterfassungssystem der Firma Keithley 
erfasst und durch einen Messrechner kontinuierlich aufgezeichnet [44, 81]. 

Die aufgenommenen Messwerte wurden alle einer Messunsicherheitsanalyse und 
Fehlerfortpflanzung unterzogen. Die Bestimmung des statistischen Messfehlers er-
folgte mit einer dreifachen Standardabweichung vom Mittelwert in einem Intervall des 
stabilen Anlagenbetriebes. Bei der Fehlerfortpflanzung der statistischen Messfehler 
wurde angenommen, dass es sich um voneinander statistisch unabhängige Messfeh-
ler handelt, weshalb eine quadratische Addition der Messfehler zum statistischen 
Gesamtfehler vorgenommen wurde (vgl. Gleichung (A7.1)). Bei der Bestimmung des 
statistischen Messfehlers wurde zusätzlich davon ausgegangen, dass Regelschwan-
kungen, die aufgrund der eingesetzten Regler in der Versuchsanlage und angren-
zender Regelkreisen hervorgerufen werden, nicht berücksichtigt werden müssen. 
Diese Annahme kann auch aus der augenscheinlichen Überprüfung der Messwerte 
bestätigt werden. Bei den systematischen Messfehlern wurden bei allen Messgrößen 
die statistischen Messunsicherheiten der jeweiligen Messgeräte berücksichtigt. Zu-
sätzlich wurden bei den Temperaturmessungen im heißen Rauchgas die Ableit- und 
Strahlungsverlust mitberücksichtigt, da diese auf die übertragenen Wärmeleistungen 
im Hochtemperaturaustreiber einen nicht zu vernachlässigenden Messfehler verur-
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sachen. Zudem führt die Berücksichtigung des Ableit- und Strahlungsverlustes in der 
Bestimmung des Wärmeverhältnisses aus der umgesetzten Leistung am Hochtem-
peraturaustreiber zu einem asymmetrischen Messfehler [28]. Die Bestimmung der 
Fehlerfortpflanzung des systematischen Gesamtmessfehlers wurde durch eine linea-
re Addition der systematischen Einzelfehler durchgeführt. Grund hierfür ist, dass es 
sich hierbei um eine statistische Abhängigkeit der Messfehler untereinander handeln 
kann (vgl. Gleichung (A7.1)). Bei der Bestimmung des systematischen und statisti-
schen Messfehlers wurde angenommen, dass ein Fehler der verwendeten Stoffda-
tenfunktionen zu vernachlässigen ist. Somit ergibt sich äquivalent zu Glei-
chung (A7.2) ein Gesamtfehler aus systematischen und statistischen Messfehlern. 

Eine ausführliche Dokumentation der eingesetzten Messtechnik und der durchge-
führten Messfehleranalyse mit einer Aufführung der entsprechenden Messfehler ist 
der Arbeit von P. Feistenauer (2008) [28], die im Rahmen dieser Arbeit betreut wur-
den, zu entnehmen. 

6.3.2 Untersuchung des zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes 

Die im Folgenden ausgewerteten Messergebnisse zur Darstellung des erreichten 
Wärmeverhältnisses eines Anlagenbetriebes wurden alle bei einem stabilen Anla-
genbetrieb der Versuchsanlage durchgeführt, d.h., dass davon auszugehen ist, dass 
sich ein thermodynamischer Gleichgewichtszustand in den einzelnen Komponenten 
im stabilen Anlagenbetrieb eingestellt hat. Somit kann davon ausgegangen werden, 
dass es zu keinen nennenswerten Aufheiz- und Abkühlvorgängen sowie Konzentra-
tionsänderungen in den Komponenten im stabilen Anlagenbetrieb kam. Der Anla-
genbetrieb wurde dann als stabil betrachtet, wenn die Standardabweichung ver-
schiedener Messgrößen gleichzeitig ≤ 1 % in einem Zeitintervall von 10 Minuten auf-
wies. Dabei wurden die Volumenströme in den externen Wärmeträgerkreisen und 
deren Ein- und Austrittstemperaturen an der jeweiligen Komponente sowie die inter-
nen Behälterdrücke, Lösungskonzentrationen, -massentströme und -temperaturen 
betrachtet. Eine Abweichung der Messgrößen von << 1 % der Standardabweichung 
in einem Zeitintervall von 10 Minuten konnte nicht erreicht werden, da während der 
Experimente mit der Versuchsanlage Regelschwankungen entstanden, die sich auf 
die Messgrößen auswirkten. Die erhaltenen Messdaten wurden kontinuierlich aufge-
zeichnet und anschließend in Bezug auf die verschiedenen Untersuchungen ausge-
wertet und mit entsprechend durchgeführten Simulationen verglichen [28]. 

Vergleich der Messergebnisse mit den Simulationsergebnissen bei verschie-
denen Lösungskreislaufführungen 

In Abbildung 6.11 und Abbildung 6.12 sind die mit der Versuchanlage erreichten 
Wärmeverhältnisse mit den verschiedenen fünf Lösungskreislaufführungen darge-
stellt und den entsprechenden Simulationsergebnissen gegenübergestellt. Exempla-
risch sind in jeder Abbildung ein oder zwei Messpunkt mit den dazu entsprechend 
berechneten Messfehlern dargestellt, die in ihrer Größenordnung auch für die ande-
ren Messpunkte gelten. 
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Wie schon in Abbildung 6.5 in den Simulationsergebnissen zum Aufbau der Ver-
suchsanlage und der Einflussnahme der verschiedenen Lösungskreislaufführungen 
auf den Anlagenbetrieb gezeigt werden konnte, sollte sich in Abhängigkeit der ge-
wählten Lösungskreislaufführung das externe Leistungsverhältnis θ ändern. Wie aus 
Abbildung 6.11 zu erkennen ist, liegt das erreichte externe Leistungsverhältnis der 
verschiedenen Lösungskreislaufführungen in einem Bereich von θ≈ 0,38 bis 0,58. 
Dies entspricht auch dem Bereich des erwarteten externen Leistungsverhältnisses 
aus den Simulationsergebnissen aus Abbildung 6.5. 

 
Abbildung 6.11: Abhängigkeit des Wärmeverhältnisses der Messergebnisse aus dem Anla-

genbetrieb und den entsprechenden Simulationsergebnissen des externen 
Leistungsverhältnisses 

Unter Berücksichtigung der Angaben aus Tabelle 5.1 sollte sich bei dem eingesetz-
ten Motor-BHKW ein externes Leistungsverhältnis von θ≈ 0,40 der Antriebswärmen 
an der Absorptionskältemaschine einstellen, wenn das Rauchgas bis auf 200°C aus-
kühlt und sämtliche Niedertemperaturwärmen genutzt werden würden. Der Grund für 
das Erreichen eines höheren externen Leistungsverhältnisses in Abbildung 6.11 von 
bis zu θ≈ 0,58 ist dadurch begründet, dass die vom Motor-BHKW bereitgestellte ex-
terne Niedertemperaturwärme des Mantel-, Öl- und Gemischkühlers nur zu einem 
bestimmten Anteil, in Abhängigkeit der Lösungskreislaufführung im Generator G1A, 
im Anlagenbetrieb eingekoppelt wird. Des Weiteren wird das externe Leistungsver-
hältnis auch durch die entsprechend gewählte Lösungskreislaufführung, wodurch 
eine unterschiedliche Rauchgasauskühlung erreichen wird, beeinflusst (vgl. Kapi-
tel 6.2.1). Diese Abhängigkeit des externen Leistungsverhältnisses wird durch die im 
Generator G2 und Generator G1A vorherrschenden Druckniveaus und Lösungskon-
zentrationen hervorgerufen. 
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Zudem ist aus Abbildung 6.11 zu erkennen, dass die höchsten Wärmeverhältnisse 
im Anlagenbetrieb mit den Lösungskreisläufen erreicht werden, bei denen eine Auf-
teilung des Lösungsmassenstroms, siehe Symbole mit halber Füllung, stattfindet. 
Somit wird durch die Messergebnisse das erwartete Verhalten der Simulationser-
gebnisse aus Abbildung 6.5 bestätigt, bei denen die Parallel- sowie Reihen- und In-
versschaltung mit Bypass gegenüber der Reihen- und Inversschaltung ohne Bypass 
höhere Wärmeverhältnisse erreichen. 

Die Simulationsergebnisse der nachgerechneten stationären Anlagenbetriebe in 
Abbildung 6.11 zeigen alle durchweg, dass ein höheres Wärmeverhältnis in den sta-
tionären Anlagenbetriebspunkten zu erwarten gewesen wäre. Die Differenz zwischen 
den entsprechenden Wärmeverhältnissen eines stationären Anlagenbetriebes und 
den Simulationsergebnissen ergibt sich zum einen durch die vorherrschende Mess-
unsicherheit der verschiedenen Messstellen und zum anderen durch die idealisierte 
Berechnungsmethode des Absorptionskreislaufes bei der Simulation. In der Simula-
tion werden Druckverluste in den Rohrleitungen, Wärmverluste der Anlage und Rohr-
leitung, Wärmeeintrag durch Pumparbeit und Restgaseinflüsse nicht betrachtet, wo-
durch dies eine idealisierte Berechnungsmethode darstellt. Diese beeinflusst den 
Unterschied zwischen den Messergebnissen der Versuchsanlage und den entspre-
chenden Simulationsergebnissen. 

Des Weiteren ist aus Abbildung 6.11 erkennbar, dass die Simulationsergebnisse un-
abhängig von der gewählten Lösungskreislaufführung durchgängig ein niedrigeres 
externes Leistungsverhältnis aufweisen als die ausgewerteten stationären Anlagen-
betriebe. Grund hierfür ist, dass im Anlagenbetrieb das Rauchgas im G2 weiter als im 
Vergleich zu den Simulationen ausgekühlt wird und somit anteilig mehr Hochtempe-
raturwärme gegenüber der Niedertemperaturwärme genutzt wird, was auf einen hö-
heren erreichten Wärmedurchgangskoeffizienten im G2 schließen lässt. Zusätzlich ist 
erkennbar, dass das externe Leistungsverhältnis anscheinend nicht immer einen Ein-
fluss auf das erreichbare Wärmeverhältnis hat. So sinkt z. Bsp. das Wärmeverhältnis 
bei den ausgewerteten zwei stationären Anlagenpunkten mit den externen Leis-
tungsverhältnissen θ=0,51 und θ=0,59 der Inversschaltung trotz eines zunehmend 
externen Leistungsverhältnisses. Grund dafür ist die zusätzliche Einflussgröße des 
spezifischen Lösungsumlaufs der schwachen Lösung. Wie Abbildung 6.12 zu ent-
nehmen ist, reicht der spezifische Lösungsumlauf der Inversschaltung von etwa 
fschwach=25 bis 36. So besitzt der stationäre Anlagepunkt mit fschwach=36 zwar auch ein 
höheres externes Leistungsverhältnis mit θ=0,59, was jedoch durch die höheren Ver-
luste im Lösungskreislauf zu keiner Steigerung des Wärmeverhältnisses  
(COPAKM,DE/SE=0,8) führt. 
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Abbildung 6.12:  Abhängigkeit des Wärmeverhältnisses der Messergebnisse aus dem Anla-

genbetrieb und den entsprechenden Simulationsergebnissen des spezifi-
schen Lösungsumlaufs der schwachen Lösung 

Des Weiteren ist festzustellen, dass die Simulationsergebnisse in Abbildung 6.12 
gegenüber denen in den stationären Anlagenpunkten berechneten spezifischen Lö-
sungsumläufen durchweg einen geringeren Wert aufweisen. Da bei den Simulatio-
nen der Massenstrom der schwachen Lösung aus dem Absorber als konstant ange-
nommen wird, wird somit der geringere spezifische Lösungsumlauf in der Simulation 
durch einen höheren Kältemittelmassenstrom im Absorptionsprozess hervorgerufen. 
Dies wird durch die Betrachtung von Gleichung (3.5) ersichtlich, bei der sich der spe-
zifische Lösungsumlauf bei einem festgelegten Massenstrom an schwacher Lösung 
nur verringern kann, wenn ein höherer Kältemittelmassenstrom im Absorptionspro-
zess erreicht wird. Das bedeutet, dass mehr Kältemitteldampf und somit eine höhere 
bereitgestellte Kälteleistung im Verdampfer nach den Ergebnissen der Simulation 
durch die idealisierte Berechnungsmethode erreicht wird, wodurch sich ein höheres 
Wärmeverhältnis berechnen lässt. 

Teillastverhalten des zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufes mit externer 
Verschaltung 

Im vorherigen Abschnitt wurde der Einfluss der verschiedenen Lösungskreislauffüh-
rungen auf das externe Leistungsverhältnis θ gezeigt. Im Folgenden wird, äquivalent 
zu Kapitel 5.2.5, das Teillastverhalten der externen Verschaltung mit einer Parallel-
schaltung der Lösungskreisaufführung an der Versuchsanlage untersucht. Dazu 
wurde die Wärmeeinkopplung auf den Niedertemperaturgenerator G1A schrittweise 
verringert, was zu einem Anstieg des externen Leistungsverhältnisses θ und dem zu 
erwartenden Wärmeverhältnis führt (vgl. Gleichungen (5.10) und (5.11)). 
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Abbildung 6.13 zeigt die ausgewerteten Messergebnisse des erreichten Wärmever-
hältnisses gegenüber der relativen Kälteleistung bezogen auf die maximal erreichte 
Kälteleistung mit der Versuchsanlage. Außerdem sind die entsprechenden Simulati-
onsergebnisse, die den Randbedingungen und Prozessparametern aus Kapitel 6.1.2 
entsprechen, dargestellt. 

 
Abbildung 6.13:  Betriebsverhalten des Wärmeverhältnisses der Versuchsanlage in ver-

schiedenen Teillastzuständen im Vergleich mit den Simulationsergebnissen 

Die Auswertungen der Messergebnisse zeigen, dass mit  Reduzierung der Kälteleis-
tung das Wärmeverhältnis ansteigt (vgl. Abbildung 5.11). Bei maximaler Kälteleistung 
erreicht die Versuchsanlage einen COPAKM,DE/SE,Versuch≈ 0,9. Entsprechend höher liegt 
das errechnete Wärmeverhältnis in der Simulation bei einem  
COPAKM,DE/SE,Simulation ≈ 0,95. Unter Berücksichtigung der Messfehler und der dadurch 
sich errechnenden Fehlerfortpflanzung für das Wärmverhältnis liegen die Ergebnisse 
im Bereich der Messunsicherheit. Bei Reduzierung der Kälteleistung steigt das Wär-
meverhältnis der Versuchsanlage durchgängig an. Bei etwa 60 % der maximalen 
Kälteleistung wird der Absorptionsprozess einer zweistufigen Absorptionskältema-
schine nach der Auswertung der Messergebnisse erreicht. Nach den Ergebnissen 
der Simulation wird dieser Punkt ebenfalls bei etwa 60 % erreicht. Bei anschließen-
der weiterer Reduzierung der Antriebsleistung über den Niedertemperaturgenera-
tor G1A verringert sich die bereitgestellte Kälteleistung weiter und das Wärmever-
hältnis steigt an. Die minimalste Kältelastbereitstellung mit der Versuchsanlage liegt 
bei etwa 35 %. Bis zu diesem Anlagenzustand wurde das Motor-BHKW in seinem 
Volllastzustand betrieben. Nach den Ergebnissen der Simulation sollte ein Teillastzu-
stand von ca. 30 % erreicht werden. Aus dem Vergleich der beiden Ergebnisse in 
diesem Anlagenpunkt ist zu erkennen, dass der COPAKM,DE/SE,Versuch ≈  
COPAKM,DE/SE,Simulation ≈ 2,5 entspricht. 
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Somit ist als Fazit dieser Versuchsreihe festzuhalten, dass die Versuchsanlage mit 
der externen Verschaltung das zu erwartende Teillastverhalten aus Kapitel 5.2.5 er-
reicht. Das sich einstellende Wärmeverhältnis entspricht dem erwarteten Wärmever-
hältnis in allen stationären Anlagenzuständen. Die Kälteleistung kann bis ca. 35 % 
der maximalen Kälteleistung verringert werden, ohne das Motor-BHKW in seinem 
Volllastzustand reduzieren zu müssen. In diesem Anlagenpunkt wird ein Anlagenzu-
stand von COPAKM,DE/SE,extern,eff.≈ 2,5 erreicht, der ebenfalls den Ergebnissen der Si-
mulation entspricht. 

6.3.3 Untersuchung des Hochtemperaturwärmetauschers 

In der Arbeit von M. Bauer (2008) [13] wurde der vorher beschriebene Hochtempera-
turwärmetauscher mit seinen stehenden Siederohren vermessen. Zur Untersuchung 
des Hochtemperaturwärmetauschers wurden der Dampfdruck im Kopf und verschie-
dene Abgas-, Lösungs- sowie Rohrwandtemperaturen in unterschiedlichen Rohrhö-
hen, der drei mittleren Siederohre der Rohrreihen 3, 9 und 15 im Wärmetauscher 
messtechnisch erfasst. Die Verteilung der Messstellen in den Siederohren und im 
Rohrbündel sind dem Anhang A6 zu entnehmen. Die bei dem Experiment ermittelten 
Rohrwandtemperaturen sind in Abbildung 6.14 dargestellt. Zusätzlich sind die aus 
der Simulation ermittelten Rohrwandtemperaturen, die für die Betriebsparameter des 
Experiments simuliert wurden, aufgetragen. 

 
Abbildung 6.14:  Verlauf der simulierten und experimentell ermittelten Rohrwandtemperatu-

ren an den Rohrwinkeln 90° und 270° der mittleren Siederohre der Rohrrei-
hen 3 (links), 9 (Mitte) und 15 (rechts) über die Rohrhöhe 

Aus Abbildung 6.14 wird deutlich, dass in den Rohrreihen 3 und 9 ein ähnlicher Ver-
lauf zwischen den experimentell ermittelten und den durch die Simulation berechne-
ten Temperaturwerten zu erkennen ist. Die Rohrwandtemperatur nimmt mit Eintritt in 
die Siederohre kontinuierlich zu, bis zu einer bestimmten Rohrhöhe, an welcher der 
Siedepunkt bzw. Siedebereich erreicht wurde. Von dort an ist ein Abfall der Rohr-
wandtemperatur zu erkennen, der durch die bessere Kühlung der Rohrwandtempera-
tur infolge des angestiegenen Wärmübergangs auf der Lösungsseite, wo eine Zwei-
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phasenströmung herrscht, hervorgerufen wurde. Lediglich die Simulationsergebnisse 
in Rohrreihe 15 weisen eine größere Abweichung auf. Die Messdaten dieses Sie-
derohres lassen vermuten, dass es aufgrund des gering ausgeprägten Temperatur-
profils zu keinem Siedevorgang in dem Siederohr kam. Dies wurde ebenfalls durch 
Beobachtung der Lösung durch die Schaugläser im Behälter-Kopf während des Ver-
suchs bestätigt. 

Darüber hinaus lässt Abbildung 6.14 erkennen, dass die Simulationswerte in Rohr-
reihe 3 unterhalb und in Rohrreihe 9 und 15 oberhalb der experimentell ermittelten 
Messwerte liegen. Somit wurde in Rohrreihe 3 eine zu geringe und in den Rohrreihe 
9 und 15 eine zu hohe Wärmestromdichte in der Simulation berechnet. Dies kann 
durch einen Unterschied in der übertragenen Leistung in den einzelnen Rohrreihen 
erklärt werden. Wie in Abbildung 6.15 bei der Aufintegrierung der übertragenen Leis-
tung pro Rohrreihe zu erkennen ist, weisen die Simulationsergebnisse jeder Rohrrei-
he eine geringere übertragene Leistung als die tatsächlich im Experiment erhaltene 
übertragene Leistung auf. Dies wird ebenfalls durch die Rauchgastemperaturen deut-
lich, die im Experiment alle unter denen der Simulation lagen. Welches wiederum 
darauf zurückzuführen seien könnte, dass den durch den VDI-Wärme-
atlas (2002) [93] berechneten, rauchgasseitigen Wärmeübertragungen zu geringe 
Werte zugrunde liegen. Somit liegen die Wärmeübergangskoeffizienten für die ein-
zelnen Siederohre einer Rohrreihe im Experiment höher als in der Simulation be-
rechnet. 

 
Abbildung 6.15:  Verlauf der simulierten und experimentell aufintegrierten übertragenen 

Leistung und ermittelten Rauchgastemperaturen über die Rohrreihen 

Da aufgrund der vorhandenen Messtechnik nur vor und hinter der dritten Rohrreihe 
die Abgastemperaturen in vier verschiedenen Höhen gemessen werden konnten, 
wurde an dieser Siederohrreihe der Unterschied des rauchgasseitigen Wärmeüber-
gangs zwischen der Simulation und dem Experiment bestimmt. Durch die übertrage-
ne Leistung aus Abbildung 6.15 an dieser dritten Rohrreihe kann aus der mittleren 
Rauchgas- und Wandtemperatur sowie der Außenrohrfläche der drei Siederohre der 
mittlere Wärmeübergang unter Berücksichtigung der übertragenen Leistung dieser 
Rohrreihe bestimmt werden. Dabei lässt sich ein mittlerer rauchgasseitiger Wärme-
übergang von ca. 140 W/(m²·K) im Experiment der dritten Rohrreihe berechnen. Un-
ter Berücksichtigung der Bündelgeometrie berechnet sich der Wärmeübergang nach 
dem VDI-Wärmeatlas (2002) [93] nur halb so groß [13, 14]. 
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Die sich so ergebenden korrigierten Rohrwandtemperaturen in der Simulation sind 
mit denselben im Experiment ermittelten Messwerten in Abbildung 6.16 dargestellt. 
Hieraus ist festzustellen, dass der Verlauf und somit die Darstellung der Siedehöhe 
eine bessere Übereinstimmung in den Rohrreihen 3 und 9 erreicht. Dabei liegen so-
gar sämtliche Simulationsergebnisse der Rohrreihe 9 im Bereich der Messfehlertole-
ranzen der Rohrwandtemperaturen aus dem Experiment, obwohl die Korrektur des 
rauchgasseitigen Wärmeübergangs mit dem mittleren Wärmeübergangskoeffizienten 
der dritten Rohrreihe durchgeführt wurde. Lediglich der Verlauf der Rohrwandtempe-
raturen in der Simulation der Rohrreihe 15 weist ebenfalls eine größere Abweichung 
auf. Dies deckt sich auch mit den Beobachtungen, die während des Experiments 
durchgeführt wurden, bei denen kein Siedezustand in den hinteren Rohrreihen fest-
gestellt werden konnte. 

 
Abbildung 6.16:  Gegenüberstellung der korrigierten Simulation (mit angepasstem rauch-

gasseitigem Wärmeübergang) und experimentell ermittelten Rohrwand-
temperaturen an den Rohrwinkeln 90° und 270° der mittleren Siederohre 
der Rohrreihen 3 (links), 9 (Mitte) und 15 (rechts) über die Rohrhöhe 

Somit ist zu vermuten, dass die Wärmestromdichten in den hinteren Rohrreihen nicht 
ausreichend sind, um einen Siedezustand in diesen Siederohren herbei zu führen. 
Diese Vermutung wird auch durch Abbildung 6.17 bestätigt, die die Ergebnisse des 
spezifischen Massenstroms in den Rohrreihen der Simulation und der Simulation 
skaliert darstellt. Denn mit zunehmender Lauflänge des Rauchgases über den Wär-
meübertrager verringert sich der spezifische Massenstrom, der besonders in den hin-
teren Rohrreihen bei der skalierte Simulation geringe Werte von bis zu 10 % des ma-
ximalen spezifischen Lösungsumlaufs der vorderen Rohrreihen aufweist. Somit kann 
es in den hinteren Rohrreihen, wenn es zu keinem Siedevorgang kommt, zu einer 
Rückströmung der Lösung vom Kopf durch die Siederohre in den Sumpf kommen. 
Dies wird durch das aufgestellte Simulationsmodell nicht mitberücksichtigt. In dem 
Modell wird von einer vollständigen Entkopplung des Siedevorgangs im Wärmetau-
scher durch die Fallrohre ausgegangen, wodurch sich ein Naturumlauf durch alle 
Siedrohre einstellen kann. 
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Abbildung 6.17:  Darstellung des erwarteten spezifischen Massenstroms der korrigierten 

Simulation über die Rohrreihen 

Trotzdem wird, wie in Abbildung 6.18 zu sehen ist, im Rahmen der Messunsicherhei-
ten eine relativ gute Übereinstimmung zwischen der im Experiment ermittelten und 
der in der Simulation bestimmten übertragenen Leistung über die Lauflänge des 
Wärmetauschers erreicht. Zudem zeigen die Rauchgastemperaturen eine höhere 
Übereinstimmung. Somit stimmen die Vorhersagen der Simulation nach der Anpas-
sung des rauchgasseitigen Wärmeübergangs mit den Beobachtungen in den durch-
geführten Experimenten und den aufgenommen Messdaten überein. 

 
Abbildung 6.18:  Verlauf der korrigierten Simulation (mit angepasstem rauchgasseitigem 

Wärmeübergang) und experimentell ermittelten Rohrwandtemperaturen der 
mittleren Siederohre der Rohrreihen 3 (links), 9 (Mitte) und 15 (rechts) über 
die Rohrreihen 

Abbildung 6.19 stellt den Verlauf der im Experiment übertragenen Leistung und die 
von der Simulation berechnete Leistung sowohl ohne als auch mit Korrektur des 
rauchgasseitigen Wärmübergangs gegenüber. Insgesamt deuten die durchgeführten 
Experimente darauf hin, dass die hinteren Rohrreihen nur in geringem Umfang an 
der Übertragung der Rauchgaswärme auf die Lösung beteiligt sind. Somit könnte der 
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Hochtemperaturwärmetauscher bei der Verwendung an diesem Absorptionskältean-
lagenprototyp kompakter gebaut werden, indem weniger Rohrreihen verbaut würden 
und trotzdem der Großteil der Rauchgasleistung auf die Lösung übertragen werden 
könnte. 

 
Abbildung 6.19:  Vergleich der übertragenen Leistungen pro Rohrreihe von Experiment und 

Simulation 

Aus den dargestellten Verläufen wird ersichtlich, dass die Simulation die thermo- und 
fluiddynamischen Vorgänge qualitativ bestätigt. Somit kann aus der Analyse der Er-
gebnisse festgestellt werden, dass diese Vorgehensweise für die anwendungsorien-
tierte Auslegung von Hochtemperaturaustreibern in dieser Form durchgeführt werden 
kann. 

 



 

   

7 Feldtest einer abgasbeheizten zwei-/einstufigen 
Absorptionswärmepumpe 

In diesem Kapitel wird ein Energieversorgungssystem beschrieben, welches auf der 
Kopplung eines motorisch betriebenen Blockheizkraftwerkes und einer abgasbeheiz-
ten zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine mit externer Verschaltung basiert 
(vgl. Kapitel 5). Das Anlagensystem wird zur Wärmeversorgung der Bodenseetherme 
in Konstanz, die im Juni 2007 nach einer zweijährigen Sanierung neu eröffnete, ein-
gesetzt. Im Rahmen dieser Sanierung wurden die Gebäude, die alte Energiezentrale 
sowie die Schwimmbäder abgerissen, neu aufgebaut und erweitert. Das Kernstück 
des Bades ist eine Thermalwasserquelle, die kontinuierlich Thermalwasser mit einer 
Temperatur von etwa 25°C für die Bäder zur Verfügung stellt. Die maximale Förder-
menge des Thermalwassers beträgt 24 m³/h. Der mittlere Wärmeverbrauch des Ba-
des sollte nach einer in der Vorplanung durchgeführten Studie in etwa 600 kW bis 
800 kW und bei besonders hohen Wärmeverbräuchen an kalten Tagen bis zu  
ca. 2 MW betragen [41]. Der durch das Energiesystem erzeugte Strom und die Heiz-
wärme werden im Rahmen eines Energiecontractings vom Betreiber der Stadtwerke 
Konstanz an die Bodenseetherme verkauft. 

7.1 Anforderungen und Planung des Energiesystems 

Eine besondere Anforderung bei der Planung bestand darin, den verschiedenen 
Wärmeverbrauchern ihre erforderlichen Vorlauftemperaturen durch das Energiesys-
tem zur Verfügung zu stellen. Neben der Deckung des Wärmebedarfes für die 
Schwimmbäder musste ebenfalls der Wärmebedarf für die Lüftungsanlagen, 
Brauchwasseraufbereitung (Warmwassererzeugung), Flächenheizungen sowie für 
die statischen Heizflächen gedeckt werden. Die Wärmeversorgung erfolgt über ein 
Hochtemperatur- und Niedertemperaturheizsystem mit Vorlauftemperaturen von 
70°C bzw. 45°C und Rücklauftemperaturen von 50°C bzw. 35°C. Abbildung 7.1 zeigt 
das vereinfachte Anlagenschema des Energiesystems, welches der in Kapitel 5.3 
beschriebenen Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung mit einer externen Verschaltung ent-
spricht. Ein detailliertes Anlagenschema kann dem Anhang A7 entnommen werden. 
Dabei wird das Rauchgas vom Motor-BHKW direkt im Generator 2 als Antriebswär-
me genutzt. Nach der Auskühlung im Generator 2 wird eine anschließende Abgas-
nutzung in einem Abgaswärmetauscher durchgeführt, bevor das Abgas über den 
Schornstein abgeführt wird. Das in dem Energiesystem zum Einsatz kommende Mo-
tor-BHKW wurde für diesen Einsatz speziell in seiner Wärmeauskopplung angepasst 
[65]. Dabei wurde die Niedertemperaturabwärme vom Motor-BHKW (Motorblockküh-
lung sowie Öl- und Gemischkühler) in zwei getrennte Wasserkreise unterteilt. Die 
Abwärme des Motorblocks dient als zweite Antriebswärmequelle für die Absorptions-
kältemaschine, die über einen Wasserkreis unter Aufnahme zusätzlicher Wärme-
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ströme, im Abgaswärmetauscher und im externen Kondensator 2 direkt mit dem Ge-
nerator 1 verbunden ist. Darüber hinaus kann über eine Wärmeüberspeisung Wärme 
in den Wärmeverteilerkreis eingekoppelt werden. Zusätzlich wird die Öl- und Ge-
mischkühlerwärme gesondert von der Motorblockabwärme über einen Wasserkreis 
ebenfalls in den Wärmeverteilerkreis eingespeist. Diese beiden Wärmequellen des 
Motor-BHKWs versorgen die 75°C Vorlaufschiene des Wärmeverteilers, an den die 
Hochtemperaturheizkreise angeschlossen sind. Die Rückkühlung des Motor-BHKWs 
durch die beiden Wasserkreise erfolgt über die 50°C Rücklaufschiene des Wärme-
verteilers. Zusätzlich kann bei sehr hohen Wärmeanforderungen ein Spitzenlast-
Heizkesselsystem, bestehend aus zwei Gaskesseln, zugeschaltet werden. Diese 
Gaskessel versorgen zudem den Wärmeverteiler mit Heizwärme, wenn das Motor-
BHKW und die Absorptionswärmepumpe nicht in Betrieb sind. 
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Abbildung 7.1:  Anlagenschema der Kopplung einer abgasgeheizten zwei-/einstufigen Ab-

sorptionswärmepumpe mit externer Verschaltung, die mit einem  
Motor-BHKW angetrieben wird zur Wärmeversorgung der Bodenseetherme 
Konstanz 

Während des Schwimmbadbetriebes wird das Wasser in den Schwimmbecken stän-
dig über eine Filteranlage gereinigt. Wenn diese Filteranlage verschmutzt ist, wird 
diese rückgespült, wobei Schmutzwasser mit der gleichen Temperatur wie das Was-
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ser des Schwimmbeckens, wie in Abbildung 7.2 zu erkennen ist, anfällt. Dieses 
Schmutzwasser wird in einen Schlammwasserbehälter abgeführt, wo es einige Zeit 
verweilt. Anschließend wird dieses Schmutzwasser durch eine Wasseraufberei-
tungsanlage gereinigt, die anschließende Wasserqualität entspricht der von Regen-
wasser. Dieses anfallende Wasser wird auch Oberflächenwasser genannt. 

Das Energiesystem ist so ausgelegt, dass Oberflächen- bzw. Thermalwasser als 
Umweltwärme für die Heizwärmebereitstellung genutzt werden können. Dabei soll 
vorrangig Oberflächenwasser, wie in Abbildung 7.2 dargestellt, d.h. gereinigtes Ab-
wasser aus den Schwimmbädern, welches nach der Wasseraufbereitung Regen-
wasserqualität besitzt, als Umweltwärme verwendet werden. Das Oberflächenwasser 
kann in Abhängigkeit der Schwimmbäder eine Temperatur von bis zu 35°C aufwei-
sen. Alternativ dazu kann auch ungenutztes Thermalwasser aus der Thermalwas-
serquelle bei Nichtverwendung in den Duschen oder in den Schwimmbädern durch 
eine Überspeisung in einen Sammelbehälter, in den auch das Oberflächenwasser 
eingeleitet wird, eingespeist werden. 

 
Abbildung 7.2:  Fließschema der Schwimmbadtechnik und der Energieerzeugung 

Das Wasser aus dem Sammelbehälter wird dem Verdampfer der Absorptionswärme-
pumpe zugeführt. Die thermische Auslegung der Absorptionswärmepumpe am Ver-
dampfer sieht vor, dass eine Verdampferleistung von ca. 360 kW erreicht werden soll 
[71]. Dabei soll das den Verdampfer durchströmende Wasser von 25°C auf 8°C, bei 
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einem Volumenstrom von etwa 18 m³/h, auskühlt werden, um dieses anschließend in 
den Bodensee einleiten zu können. Die Auskühlung des Verdampferwassers muss 
dabei stets eingehalten werden, da die gesetzliche Vorgabe vorsieht, dass die Ein-
speisetemperatur des Verdampferwassers in den Bodensee ≤8°C betragen muss. 
Da der Volumenstrom des Verdampferwassers konstant gehalten wird, muss bei ei-
nem Anstieg der Eintrittstemperatur in den Verdampfer durch die Nutzung von Ober-
flächenwasser mit einer Temperatur von >25°C über einen Rückmischkreis das auf 
8°C ausgekühlte Verdampferwasser zurück gemischt werden. Somit wird die Ein-
trittstemperatur in den Verdampfer begrenzt. Bei Stillstand der Wärmepumpe oder 
größeren Volumenströmen mit >18 m³/h von Wasser aus dem Sammelbehälter wird 
dieses direkt in die Kanalisation eingeleitet. 

Durch die Antriebstemperaturen kann, wie im Späteren noch gezeigt wird, die Ein-
trittstemperatur des Kühlwassers, die der Nutzwärmeabgabe der AWP über den Ab-
sorber und Kondensator entspricht, von 35°C auf 45°C erwärmt und das Kaltwasser 
am Verdampfer von 25°C auf 8°C ausgekühlt werden. Die abgeführte Wärme aus 
dem Absorptionskreislauf, die einer Leistung von 700 kW entspricht, dient als Heiz-
wärme und versorgt die 45°C Vorlaufschiene des Wärmeverteilers. Die Auslegungs-
daten der Absorptionswärmepumpe sind in Tabelle 7.1 dargestellt. Das Wärmever-
hältnis der Absorptionswärmepumpe soll nach der Auslegung einem COPAWP,DE/SE 
von 2,04 entsprechen, d.h. durch die Nutzung der Thermalwärme erfolgt etwa eine 
Verdopplung der vom Motor-BHKW abgegebenen Wärmeleistung. 

Tabelle 7.1:  Auslegungsdaten der Absorptionswärmepumpe an der Bodenseetherme Kon-
stanz [68, 69, 70] 

Wärmeträger
 Massen- bzw. Volumenstrom 

in (kg/s) bzw. (m³/h) Eintrittstemperatur / (°C) Austrittstemperatur / (°C) Leistung / kW

BHKW *1

Σ nutzbare Rauchgaswärme Rauchgas 0,56 / - 495 120 226
Σ nutzbare Abwärme Motorblock Wasser 5,9 / 21,2 82,0 89,7 191
Leistungsverhältnis BHKW ψ  *2

Absorptionswärmepumpe *3

Generator 2 Rauchgas 0,56 / - 495 212 175
Kondensator 2 Wasser 5,9 / 21,2 89,7 94,8 126
Generator 1 Wasser 5,5 / 19,8 96,9 83,9 294
Verdampfer Wasser 5,0 / 18,0 25,0 8,0 357
Absorber/Kondensator Wasser 16,7 / 60,1 35,0 45,0 700

Zusätzliche Systemkomponenten
Rauchgas 0,56 / - 212 120 51
Wasser 5,9 / 21,2 94,8 96,9 51

Wärmeabfuhr/Rückkühlung Wasser 0,5 / 1,8 84,8 50 69

Systemwert Absorptionwärmepumpe
erwartetes externes Leistungsverhältnis θ
COP AWP,DE/SE

*1 Herstellerangaben der Firma MDE Dezentrale Energiesysteme; BHKW-Typ: AE3042-LH (Sonderausführung)
*2 Angabe ohne Abwärmen von Öl- und Gemischkühler
*3 Herstellerangaben der Firma Thermax Europe Limited

AuslegungsbedingungenAbsorptionswärmepumpe
Bodenseetherme Konstanz

2,04

Abgaswärmeübertrager *1

0,51

 
Aus Tabelle 7.1 ist ersichtlich, dass die Austrittstemperatur des Warmwassers aus 
dem Abgaswärmetauscher der Eintrittstemperatur am Generator 1 entspricht, somit 
erhält der Generator 1 über die direkte Verbindung die maximal im Warmwasserkreis 
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zur Verfügung stehende Vorlauftemperatur. Zudem ist zu erkennen, dass der Mas-
senstrom durch den Generator 1 niedriger ist als durch den Motorkühlkreis des 
Blockheizkraftwerkes. Hierdurch wird sichergestellt, dass die Wassereintrittstempera-
tur am Generator 1 auch bei veränderten hydraulischen Bedingungen im Wasser-
kreis immer der Austrittstemperatur des Warmwassers aus dem Abgaswärmetau-
scher entspricht. Somit wird die Eintrittstemperatur des Warmwassers konstant 
gehalten werden. Des Weiteren ist zu erkennen, dass eine kontinuierliche Wärme-
überspeisung von ca. 69 kW mit einem Massenstrom von 0,5 kg/s des Warmwassers 
erfolgt. Grund hierfür ist, dass die Abwärme des Motorblocks um 69 kW größer ist als 
die im Auslegungszustand von der AWP im Generator 1 aufgenommene Leistung 
abzüglich der Leistungen des Kondensators 1 und des Abgaswärmeübertragers. Die 
übergespeiste Leistung wird an den Wärmeverteiler abgeführt. Diese hydraulische 
Verschaltung des Wasserkreises am Generator 1 entspricht einer Einspritzschaltung 
[79, 81]. 

7.2 Wirtschaftlichkeitsberechnung 

Die Entscheidung als Energieerzeugungssystem eine Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung 
einzusetzen, beruht auf einer durchgeführten Energiestudie, in der die zu erwartende 
Heizlast der Bodenseetherme simuliert und verschiedene Energieversorgungskon-
zepte in einer Wirtschaftlichkeitsberechnung miteinander verglichen wurden [41]. 
Dabei wurde festgestellt, dass die Energieerzeugungssysteme, welche eine KWKK 
verwenden, unabhängig davon, ob eine KWP oder AWP zum Einsatz kommt, die 
niedrigsten Gestehungskosten für die erwartete Menge an bereitzustellender Heiz-
wärme gegenüber allen anderen im Vergleich stehenden Systemen erreichen. 

Um die Vorteile der KWKK als Energieerzeugungssystem für diesen Anwendungsfall 
darzustellen und deren Wirtschaftlichkeit zu prüfen, die Berechnung ist detailliert in 
Anhang A7 aufgeführt, wurde ein Vergleich mit einem einfachen Wärmeerzeugungs-
system als Referenzsystem durchgeführt. Das Referenzsystem, welches die Heiz-
wärme durch ein Kesselsystem und den Strombedarf ausschließlich aus dem öffent-
lichen Stromnetz deckt, stellt die einfachste und preiswerteste Möglichkeit der Strom- 
und Wärmebereitstellung dar. Dieses Referenzsystem konkurriert mit den zwei Kraft-
Wärme-Kälte-Kopplungen (System 1 mit KWP und System 2 mit AWP). In  
Abbildung 7.3 sind die drei betrachteten Energiesysteme, die in der Wirtschaftlich-
keitsberechnung miteinander verglichen wurden, mit ihren Systemverschaltungen 
zwischen den Energieerzeugungsanlagen und den -verbrauchern dargestellt. 
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Abbildung 7.3:  Darstellung der für die Wirtschaftlichkeitsbetrachtung zugrunde liegenden 

drei Energieerzeugungssysteme mit ihrer Systemverschaltung 

Somit ist festzustellen, dass das Referenzsystem als einziges Energiesystem keine 
Kälteleistung bereitstellt, da keine Kältemaschine zum Einsatz kommt. Deshalb muss 
das Oberflächenwasser aus dem Sammelbehälter stetig in die Kanalisation abgeführt 
werden. Dadurch fallen bei dem Referenzsystem, im Gegensatz zu den andern bei-
den Systemen, zusätzliche Abwasserkosten an, die in der Wirtschaftlichkeitsberech-
nung mitberücksichtigt werden. Der Vergleich der drei Systeme erfolgt bei einer be-
reitzustellenden Gesamtheizleistung von ca. 2 MW für die Bodenseetherme. Außer-
dem sollen alle Systeme den gleichen Strombedarf, der durch die Produktion am Mo-
tor-BHKW im System 2 vorgegeben wird, decken können. 

Das System 2, welches die AWP verwendet erbringt eine Heizleistung von 700 kW 
und eine Kälteleistung von 350 kW (vgl. Auslegungsdaten der eingesetzten AWP in 
Tabelle 7.1) und wird mit einem Motor-BHKW mit einer elektrischen Leistung von 
etwa 350 kW angetrieben. In dem Vergleich werden ausschließlich die Betriebsvoll-
laststunden für das System betrachtet. Diese wurden anhand der Wärmebedarfssi-
mulation dem vorangegangenen Energiekonzept entnommen [41]. In der durchge-
führten Wirtschaftlichkeitsbetrachtung soll die KWP im System 1 dieselbe Kälteleis-
tung wie die AWP im System 2 bereitstellen. Grund hierfür ist, dass somit dieselbe 
Menge an Oberflächen- bzw. Thermalwasser auf 8°C abgekühlt und in den Boden-
see eingeleitet werden kann und diese somit nicht in die Kanalisation abgeführt wer-



7 Feldtest einer abgasbeheizten zwei-/einstufigen Absorptionswärmepumpe 147 

den muss, wodurch in dem Vergleich zwischen System 1 und 2 keine zusätzlichen 
Abwasserkosten anfallen. Die Heizleistung des Motor-BHKWs und der KWP im Sys-
tem 1 soll bei der Wirtschaftlichkeitsbetrachtung der Heizleistung des Systems 2, be-
stehend aus der Abwärme des Motor-BHKWs (Gemisch- und Ölkühler) mit ca. 90 kW 
und der AWP, entsprechen. Somit ergibt sich für das System 1 eine Motor-BHKW-
Größe mit einer elektrischen Leistung von etwa 250 kW (vgl. Tabelle A7.2). Das Re-
ferenzsystem wird bei der Wirtschaftlichkeitsbetrachtung auf dieselbe bereitzustel-
lende Heizenergie wie die System 1 und 2 bilanziert (vgl. Anhang A7). 

Die Ergebnisse der Wirtschaftlichkeitsberechnung sind in Abbildung 7.4 dargestellt. 
Daraus ist erkennbar, dass das Referenzsystem unter Berücksichtigung der Annui-
tätsmethode nach VDI-Richtlinie 2067 (2003) [95] die höchsten spezifischen Geste-
hungskosten bei der geforderten Heizwärmebereitstellung verlangt. Zwar sind die 
investitions- und betriebsgebundenen Kosten am niedrigsten, jedoch werden im Ver-
gleich zu den anderen beiden Systemen hohe Verbrauchskosten verursacht, die be-
sonders durch die zusätzlichen zu erwartenden Abwasserkosten von ca. 
115.000 Euro/a hervorgerufen werden. Das System 2 ist dabei um ca. 20.000 Euro/a 
günstiger in den Gestehungskosten der Heizwärmebereitstellung als das System 1. 
Unter Berücksichtigung der Mehrkosten für die Investition der Systeme 1 und 2 und 
der Einsparung der jährlichen Verbrauchskosten bei der Heizwärmebereitstellung 
gegenüber dem Referenzsystem, würde bei beiden Systemen eine Amortisationszeit 
nach Gleichung (5.15) ohne Verzinsung von ca. zwei Jahren erreicht werden. 

Abbildung 7.4:  Vergleich aller Energiesysteme. (links) Darstellung der spezifischen Geste-
hungskosten für Heizwärmeerzeugung; (rechts) Darstellung des Primär-
energieaufwandes für das System 1 und System 2 bezogen auf das Refe-
renzsystem 

Außerdem benötigt das System 2, wie in Abbildung 7.4 gezeigt, den geringsten Pri-
märenergieaufwand. Da die KWP zwar ein höheres Wärmeverhältnis aufweist als die 
AWP, jedoch ausschließlich mit Strom angetrieben wird, muss zur Erzeugung der-
selben Strommenge, Strom aus dem öffentlichen Stromnetz zugekauft werden, der 
hierbei mit einem angenommenen Kraftwerkswirkungsgrad von 39 % produziert wur-
de. Somit weist das System 2 den geringsten Primärenergieeinsatz auf. 
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Aufgrund der niedrigsten Gestehungskosten für die Heizwärmebereitstellung und des 
gleichzeitig geringsten Primärenergieeinsatzes aller im Vergleich stehenden Systeme 
fiel die Entscheidung für die Umsetzung des Systems 2 an der Bodenseetherme in 
Konstanz. 

7.3 Auslegung des Absorptionswärmepumpenkreislaufs 

Die Absorptionswärmepumpe besteht, wie in Abbildung 7.5 dargestellt, aus einem 
zwei-/einstufigen Absorptionskreislauf mit externer Verschaltung, der, entsprechend 
des geforderten Temperaturhubs, angepasst wurde. Die AWP soll, wie in Tabelle 7.1 
dargestellt, das eintretende Heizwasser (Kühlwasser) von 35°C auf 45°C erwärmen 
und gleichzeitig das Verdampferwasser von 25°C auf 8°C auskühlen. Um dies zu 
erreichen und gleichzeitig einen sicheren Anlagebetrieb zu gewährleisten, wurde ein 
doppelter Niederdruckteil im Absorptionskreislauf ausgeführt, vgl. Kapitel 4.2.1. Als 
Lösungskreislaufführung wurde eine Inversschaltung bei der Herstellung der AWP 
vom Hersteller eingesetzt, bei der die komplette schwache Lösung zuerst in den G1A 
und anschließend in den G2 gefördert wird, bevor die Lösung wieder in die Absorber 
zurück läuft. Zur Effizienzsteigerung des Absorptionsprozesses ist im Lösungskreis-
lauf nach dem Austritt der schwachen Lösung aus dem Absorber ein zusätzlicher 
Wärmetauscher parallel zum LWT1 installiert worden. Dieser so genannte Kältemit-
telwärmetauscher KW1 (engl. reclaim heat exchanger) führt zu einer Effizienzsteige-
rung des Prozesses, da das kondensierte Kältemittel, welches vom K2 in den K1 
strömt, sein Temperaturniveau verringern kann, bevor dieses in den K1 eintritt. Somit 
wird eine Wärmerückgewinnung vom Kältemittel auf den Lösungskreis erreicht. Da-
durch wird ein Teil der Lösung vorerwärmt, wodurch sich der sensible Wärmeeintrag 
für den G1A verringert, um die Lösung in den Siedezustand zu bringen. 
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Abbildung 7.5:  Anlagenschema des zwei-/einstufigen Absorptionskreislaufs der eingesetz-

ten Absorptionswärmepumpe im Energiesystem der Bodenseetherme Kon-
stanz 

Die Rückkühlung des Absorptionsprozesses durch das Heizwasser erfolgt zuerst am 
K1 und anschließend nacheinander an den beiden Absorbern A0 und A1. Dabei er-
hält der Absorber A1 die starke Lösung aus dem G2, wodurch dieser eine höhere 
Konzentration aufweist als der Absorber A0. Das Kaltwasser durchströmt zuerst den 
Verdampfer V0 und dann den Verdampfer V1. Infolgedessen ist der interne Druck im 
Verdampfer V0 höher. Somit handelt es sich im Niederdruckteil um die Verschaltung 
des Lösungskreislaufes im Lösungsfeld nach der linken Darstellung in Abbildung 4.7 
(vgl. Kapitel 4.2.1). Die Wärmeeinkopplung der Niedertemperaturwärmequelle in den 
G1A erfolgt zuerst über die Wärmeübertragung im K2 und anschließend im Abgas-
wärmetauscher AWT. 

7.4 Betriebsverhalten der zwei-/einstufigen Absorptionswärme-
pumpe 

Die ersten Betriebserfahrungen in der Heizperiode im Winter 2007/2008 haben ge-
zeigt, dass die NT-Wärmeabnahme auf der Warmwasserabnehmerschiene 45 / 35°C 
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des Heizwassers von den Schwimmbädern bei den Außentemperaturen dieser Heiz-
periode nicht kontinuierlich über 700 kW lag. Somit wurde die Wärmepumpe oftmals 
in einem Teillastzustand betrieben. Darüber hinaus fand im Schwimmbad keine aus-
reichend hohe kontinuierliche HT-Wärmeabnahme auf der Warmwasserabnehmer-
schiene 75 / 50°C statt, wodurch das Motor-BHKW oftmals nur in einem Teillastzu-
stand betrieben werden konnte, was ebenfalls zu einem Teillastzustand der AWP 
führte. Zudem kam es aufgrund der zu geringen HT-Wärmeabnahme und somit nicht 
ausreichenden Rückkühlung des Öl- und Gemischkühlers oftmals zu einem komplet-
ten Stillstand des Motor-BHKWs. Diese zu geringe HT-Wärmeabnahme führt auch 
bei niedrigen Außentemperaturen dazu, dass trotz einer hohen NT-Wärme-
anforderung der Schwimmbäder von über 700 kW die Wärmepumpe nicht ihre benö-
tigte Volllastwärmeeinkopplung vom Motor-BHKW erhielt und damit ihre Auslegungs-
leistung nicht erbringen konnte. Durch diese Abhängigkeiten des Anlagenbetriebs 
der AWP von der NT- und HT-Wärmeabnahme des Schwimmbades wurde ein stati-
onärer Volllastbetrieb unter den Auslegungsbedingungen der AWP oftmals nicht er-
reicht. 

Um die Funktion des Energiesystems und speziell die der Absorptionswärmepumpe 
bei allen Anlagenzuständen überprüfen und überwachen zu können, wurden in den 
verschiedenen Wasserkreisen des Energiesystems Temperatur- und Volumen-
strommessungen installiert, siehe Anhang A7. Mit der durchgeführten messtechni-
schen Instrumentierung des Energiesystems und im Speziellen an der Kopplung des 
Motor-BHKWs mit der AWP konnten die umgesetzten Wärmeleistungen an den ex-
ternen Wasserkreisen der Komponenten der AWP bestimmt werden. Eine Überprü-
fung des internen Absorptionskreislaufes der AWP durch Druck-, Temperatur-, und 
Massenstromessungen an den einzelnen Komponenten fand bei dieser Anlage nicht 
statt. 

7.4.1 Messergebnisse des Volllastbetriebes 

In Abbildung 7.6 sind exemplarisch die aufgezeichneten Betriebsdaten eines Voll-
lastzustandes des Energiesystems vom 11.01.2008 dargestellt. Die Außentempera-
tur betrug während des Zeitraums von 9:15 Uhr bis 14:15 Uhr im Mittel ca. 3°C. Die 
Messdatenaufzeichnung erfolgte in einem Zyklus von 35 Sekunden. Diese aufge-
zeichnete Betriebsphase stellt den in der betrachteten Heizperiode aufgezeichneten 
höchsten Volllastzustand der AWP dar und ließ ferner erkennen, wie die AWP bei 
sinkender NT-Wärmeabnahme in einen Teillastzustand überging. 

Vor Beginn der dargestellten Betriebsphase taktete das Energiesystem. Gegen 
09:00 Uhr schaltete sich das Energiesystem für eine erneute Wärmebereitstellung 
ein. Wie aus den Messdaten der Volumenstrommessung des Kühlwassers zu erken-
nen ist, wurde gegen 09:45 Uhr der Auslegungsvolumenstrom zur maximalen Heiz-
wärmebereitstellung erreicht. Die Eintrittstemperatur des Heizwassers in den K1 be-
trug ca. 34°C und die Austrittstemperatur aus dem A1 ca. 43°C. Somit wurde eine 
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Temperaturspreizung von 9 K erreicht, was zu einer abgegebenen Heizleistung von 
bis zu 650 kW führte. 

 
Abbildung 7.6:  Datenaufzeichnung des Betriebes der zwei-/einstufigen Absorptionskälte-

anlage im Energiesystem der Bodenseetherme Konstanz am 11.01.2008; 
(oben-links und -rechts): Temperaturaufzeichnung; (unten-links): Volumen-
stromaufzeichnung; (unten-rechts): Ergebnisse der Leistungsberechnung 

Nach Erreichen der maximalen Heizleistung verringerte sich diese wieder, was auf 
die sinkende eingekoppelte Leistung am G1A zurückzuführen war. Die Rücklauftem-
peratur am G1A stieg bis ca. 10:45 Uhr an, bis auch diese einen konstanten Wert 
von ca. 83°C erreichte. Grund für diesen Anstieg war das Aufkonzentrieren der Lö-
sung im G1A, wodurch die interne mittlere Generatortemperatur gesteigert wurde 
und somit die übertragbare Generatorleistung sank. Ab diesem Zeitpunkt stellte sich 
bis etwa 13:15 Uhr ein kontinuierlicher Anlagenbetrieb ein. 

Die erkennbaren Schwankungen beim kontinuierlichen Anlagenbetrieb in den Leis-
tungen wurden durch die Regelschwankungen der in den Wasserkreisläufen vorhan-
denen Dreiwegeregelventile verursacht (vgl. Abbildung A7.1). Aufgrund der vorhan-
denen Schwankungen stellte dieser kontinuierliche Anlagenbetrieb keinen stationä-
ren Anlagenzustand dar. Zur Bestimmung solcher stationärer Anlagenzustände wur-
de ein Stabilitätskriterium eingeführt, bei dem über ein Zeitintervall von mindestens 
10 Minuten die Mittelwerte der Messdaten der Ein- und Austrittstemperaturen sowie 
die Volumenströme an den Komponenten der AWP nicht mehr als 1 % abweichen 
durften. Unter Berücksichtigung dieses Stabilitätskriteriums stellte sich in der Zeit von 
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11:53 Uhr bis 12:15 Uhr ein stationärer Anlagenbetrieb ein, der im nächsten Kapi-
tel 7.4.2 diskutiert wird. 

Ab etwa 13:15 Uhr stieg die Kühlwassereintrittstemperatur, die der Rücklauftempera-
tur der Niedertemperaturwärmeabnehmer entspricht, über 35°C, weil die Wärmeab-
nahme auf Seiten der Schwimmbäder sank. Durch den Anstieg der Kühlwasserein-
trittstemperatur kam es zu einem Aufkonzentrieren der Lösung im Absorptionspro-
zess, was ebenfalls zu einem Anstieg der internen Temperatur im G1 und zu einem 
Anstieg der Austrittstemperatur führte. Um ca. 13:20 Uhr wurde der Kühlwasservo-
lumenstrom reduziert, da die Wärmeabnahme durch die Schwimmbäder weiter sank 
und die Kühlwassereintrittstemperatur weiter stieg. Die Verringerung des Kühlwas-
servolumenstroms erfolgte jedoch zu langsam, weshalb die Kühlwassereintrittstem-
peratur weiter anstieg. Um etwa 13.30 Uhr war somit die Generatoraustrittstempera-
tur auf 85°C angestiegen. Da die Wärmeüberspeisung vom Motorkühlwasserkreislauf 
in den Wärmeverteiler der HT-Wärmeabnahme auch einer Trägheit unterliegt, stieg 
die Rückkühltemperatur für das Motor-BHKW an. Dies hatte um 13:30 Uhr zur Folge, 
dass dessen Grenzwert von ca. 83°C für das Motorkühlwasser am Eintritt in die Mo-
torblockkühlung am Motor-BHKW nicht mehr eingehalten wurde und deshalb zum 
Eigenschutz das Motor-BHKW seine Leistung reduzierte, was an der steigenden 
Rauchgaseinstrittstemperatur und der sinkenden -austrittstemperatur am G2 zu er-
kennen ist. Um die Auskühlung des Kaltwassers weiter auf 8°C zu begrenzen, was 
wichtig war, um dieses in den Bodensee einleiten zu dürfen, wurde im Folgenden die 
Kaltwassereintrittstemperatur über den Kaltwassermischkreis von ca. 23°C herabge-
setzt, was bei dem konstanten Kaltwasservolumenstrom ebenfalls zu einer Verringe-
rung der Kälteleistung führte und somit einen Teillastzustand der AWP erreichen ließ. 

7.4.2 Analyse der Messergebnisse 

In dieser Arbeit wurden fünfundfünfzig stationäre Anlagenzustände des Energiesys-
tems ausgewertet, die aus der Betriebsdatenaufzeichnung der Heizperiode im Winter 
2007/2008 stammen. Die Auswertung aller im Folgenden gezeigten stationären An-
lagenzustände ist äquivalent zu der Beschreibung des stationären Volllastbetriebs im 
vorherigen Kapitel 7.4.1 erfolgt. 

Die Analyse der verschiedenen stationären Anlagenzustände erfolgte auf Grundlage 
des Wärmeverhältnisses der Absorptionswärmepumpe, welches auf zwei unter-
schiedliche Weisen bestimmt werden kann. Der Unterschied in den beiden Wärme-
verhältnissen ergibt sich aus der Bildung der umgesetzten Leistungen an den jeweili-
gen Hauptkomponenten nach den folgenden Gleichungen (7.1) und (7.2).  
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Die sich aus den Temperatur- und Volumenstrommessungen berechneten Messfeh-
ler (vgl. Anhang A7) sind in Tabelle 7.2 für die übertragenen Leistungen an den 
Komponenten und dem erreichten Wärmeverhältnis der Absorptionswärmepumpe 
dargestellt. In der Tabelle 7.2 sind die mittleren prozentualen relativen Messfehler für 
zwei Wärmeverhältnisse (COPAWP,DE/SE,i und COPAWP,DE/SE,ii), die aus der Absorpti-
onswärmepumpe berechnet werden können, aufgezeigt. 

Tabelle 7.2:  mittlere prozentuale relative Fehler der Leistungsmessungen an den Haupt-
komponenten und des Wärmeverhältnisses der Absorptionswärmepumpe 

errechnete mittlere prozentuale 
relative Fehler Abweichung

ΣVerdampfer ΣAbsorber/Kondensator 1 Generator 1 Kondensator 2 Generator 2 Abgaswärmetauscher*1

+ 26,6 %
- 12,4 %
+ 36,8 %
- 22,8 %
+
-
+
-
+
-
+
-

*1 Leistungsbilanzierung im Wasserkeis deshalb symetrischer Fehler

12,2 %

23,9 %
14,7 %

Fehler des Wärmeverhältnisses (COP AWP,DE/SE,ii )
bei 50% Last Motor-BHKW

37,7 %
29,8 %

Fehler des Wärmeverhältnisses (COP AWP,DE/SE,ii )
bei 100% Last Motor-BHKW

Fehler des Wärmeverhältnisses (COP AWP,DE/SE,i )
bei 50% Last Motor-BHKW

19,7 %

5,3 %

4,8 %
Fehler des Wärmeverhältnisses (COP AWP,DE/SE,i )
bei 100% Last Motor-BHKW

4,8 %

8,6 %

12,1 %

22,4 %

Fehler der übertragenen Leistungen
bei 100% Last Motor-BHKW 4,6 %

Fehler der übertragenen Leistungen
bei 50% Last Motor-BHKW 13,7 %

3,3 %

3,7 %

 
Aus Tabelle 7.2 ist zu erkennen, dass die eigentliche Bestimmung des Wärmever-
hältnisses nach Gleichung (7.2) aus Nutzleistung und Antriebsleistung aufgrund der 
Temperaturmessungen in den Rauchgasleitungen mit den dabei vorhandenen Ableit- 
und Abstrahlungsverlusten im Verhältnis zu den Wasser führenden Leitungen einen 
relativen hohen Messfehler aufweist. Deshalb wurde zur Bestimmung des Wärme-
verhältnisses die Gleichung (7.1) in den folgenden Analysen verwendet, bei denen 
durch Bildung der Energieerhaltung an der Absorptionswärmepumpe die zugeführte 
Antriebswärme aus abgeführter Heizwärme und aufgenommener Kaltwasserwärme 
formuliert werden kann. Der Verlustterm in der Energiebilanz infolge der berechneten 
Leistungen aus den bestimmten Messgrößen, d.h. die Differenz zwischen der Sum-
me der zugeführten und der Summe der abgeführten Energien über die angeschlos-
senen externen Kreise, ist bei allen stationären Anlagenzuständen kleiner als 
4,5 kW. 

In Abbildung 7.7 sind die Wärmeverhältnisse der verschiedenen gemessenen statio-
nären Anlagenzustände den dabei entsprechend erreichten Kälteleistungen gegen-
übergestellt. Die dargestellten Anlagenzustände teilen sich in zwei Kategorien. Zum 
einen in die Anlagenzustände, bei denen ein Volllastzustand des Motor-BHKWs 
(100 % Motor-BHKW-Lastzustand), und zum andern in die Anlagenzustände, bei de-
nen ein Teillastzustand des Motor-BHKWs erreicht wurde. Der im Folgenden für die 
Auswertungen der Anlagenpunkte beschriebene Lastzustand des Motor-BHKWs 
wurde anhand der Rauchgasaustrittstemperatur aus dem Motor-BHKW, die sich mit 
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verändernder Motor-BHKW-Last ändert, bestimmt, der somit einer gewissen Unsi-
cherheit unterliegt. Zudem wird bei den Anlagenzuständen unterschieden, wie hoch 
der Durchfluss des Heizwasservolumenstroms durch den Kondensator 1 und den 
beiden Absorbern ist. Die Durchflüsse betragen in etwa 60 m³/h oder ca. 40 m³/h. 
Beeinflusst wird der Durchfluss durch die drehzahlvariable Pumpe P4 im Heizwas-
serkreis, die eine variable Volumenstromförderung ermöglicht, die durch die Rege-
lung der Energiezentrale erfolgt. Durch die Regelung soll ein Überströmen des Heiz-
wasservorlaufs mit der Temperatur T30 auf den Heizwasserrücklauf mit der Tempe-
ratur T31 im Wärmeverteiler bei sinkender Wärmeabnahme der Verbraucher verhin-
dert werden (vgl. Abbildung A7.1). Die Durchflüsse bei einem Motor-BHKW-
Lastzustand von 50 % weisen ebenfalls einen Kühlwasserdurchfluss von etwa 
40 m³/h auf, da es zu diesem Zeitpunkt zu einer verminderten Wärmeabnahme bei 
den Verbrauchern kam, weshalb der Warmwasserschichtenspeicher beladen und 
das Motor-BHKW auf halbe Last zurückgefahren wurde. Bei allen gezeigten Anlage-
zuständen beträgt die Kaltwasseraustrittstemperatur um die 8°C. Die Eintrittstempe-
ratur des Kaltwassers in den Verdampfer ist dabei nie höher als 23°C. Außerdem 
befindet sich das Mischventil M1 immer in Durchgangsstellung, so dass die maximal 
zur Verfügung stehende Niedertemperaturwärme eingekoppelt werden kann. 

 
Abbildung 7.7:  Auswertung des Wärmeverhältnisses in Abhängigkeit der Kaltwasserleitung 

der Messdatenaufzeichnungen für die erreichten stationären Anlagenzu-
stände des Energiesystems an der Bodenseetherme Konstanz 

Aus den Auswertungen der Anlagenzustände ist festzustellen, dass die maximal er-
reichte gemessene Kälteleistung der Absorptionswärmepumpe bei etwa Q̇V=288 kW 
liegt und das dabei erlangte Wärmeverhältnis einen Wert von ca. COPAWP,DE/SE=1,91 
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erreicht. Eine Gegenüberstellung mit den Auslegungsdaten in Tabelle 7.1 der Ab-
sorptionswärmepumpe zeigt, dass die maximal erreichte Kälteleistung in etwa 80 % 
und der COPAKM,DE/SE ca. 95 % der Auslegungsdaten entspricht. Außerdem ist fest-
zustellen, dass die Eintrittstemperatur des Heizwassers in diesem Maximalpunkt und 
somit Volllastpunkt der Absorptionswärmepumpe mit tK1,ein~34°C bei der nach Ausle-
gung erreichten Kaltwasserauskühlung auf 8°C geringer ist als die Volllastauslegung 
mit tK1,ein=35°C vorgibt. Die Austrittstemperatur des Heizwassers beträgt in etwa 
tA1,aus=42°C und ist somit 3 K niedriger als die Solltemperatur von tA1,aus=45°C nach 
Tabelle 7.1. 

In Abbildung 7.7 ist weiterhin zu erkennen, dass die erreichte Kälteleistung bei einem 
Kühlwasservolumenstrom von 60 m³/h in einem Bereich der Kälteleistung von 
120 kW bis 288 kW und einem COPAWP,DE/SE von 1,4 bis 1,9 variiert. Obwohl zwei der 
acht stationären Anlagenzustände annähernd dasselbe Wärmeverhältnis zwischen 
1,8 und 1,9 erreichen, sind deutliche Abweichungen in den Anlagenzuständen zu 
erkennen. Ein ähnliches Verhalten ist bei den Anlagenzuständen mit einem Kühl-
wasservolumenstrom von 40 m³/h festzustellen. Auch hier schwanken die Anlagen-
zustände in einem weitestgehend großen Bereich. 

Die Schwankungen können durch verschiedene Ursachen hervorgerufen werden. 
Zum einen könnte dies darauf zurückgeführt werden, dass der genaue Lastzustand 
des Motor-BHKWs nicht exakt bestimmbar ist, was zur Folge hat, dass die eingekop-
pelte Wärme in die Absorptionswärmepumpe bei jedem bestimmten Anlagenzustand 
nicht dem exakten Volllastzustand entspricht. Außerdem besteht die Möglichkeit, 
dass Schwankungen durch Fehlströme, wie z. Bsp. das Überströmen von flüssigem 
Kältemittel aus dem Verdampfer in den Absorber aufgrund zu vielem Kältemittel im 
Prozess, hervorgerufen werden kann. Dies und andere denkbare mögliche Fehlströ-
me können nicht eindeutig nachgewiesen und somit auch nicht ausgeschlossen wer-
den. Zudem besteht die Möglichkeit, dass es aufgrund vorhandener Restgase im Ab-
sorptionskreis, die u.a. durch Korrosion während des Anlagenbetriebes hervorgeru-
fen werden können, zu dieser Streuung der Anlagenzustände kam. Da es während 
der Betreuung des Anlagenbetriebes mehrmals zu Restgasproblemen aufgrund von 
erhöhter Korrosivität in der Pilotanlage gekommen ist und eine tägliche Restgasab-
saugung nicht kontinuierlich erfolgte, ist eine Minderung der Kälteleistung und des 
Wärmeverhältnisses über den zeitlichen Anlagenbetrieb voraussichtlich gegeben. 
Inwieweit jeder in Abbildung 7.7 dargestellte stationäre Anlagenzustand davon be-
troffen ist, kann nachträglich nicht mehr durch die durchgängig geführten Aufzeich-
nungen überprüft werden. 

Um trotzdem den Anlagenbetrieb der AWP analysieren, bewerten und mit anderen 
Anlagenbetrieben vergleichen zu können, muss eine Beeinflussung durch Restgase 
während des Anlagenbetriebs ausgeschlossen werden können. Dies erfolgt im Fol-
genden dadurch, dass ausschließlich stationäre Anlagenzustände miteinander ver-
glichen werden, wenn die AWP vor diesem Anlagenbetrieb mindestens eine Stunde 
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evakuiert wurde. Somit kann die Beeinflussung des Anlagenbetriebs ausgeschlossen 
werden. In Abbildung 7.8 sind drei stationäre Anlagenzustände gegenübergestellt, 
die alle an einem Tag erreicht wurden. Diese drei Anlagenzustände wurden alle am 
15.01.2008 in einem Zeitraum von 5 Stunden nach dem Evakuieren aufgezeichnet. 
Deshalb wird davon ausgegangen, dass die Restgasbildung zu keiner nennenswer-
ten Beeinflussung führte, so dass ein direkter Vergleich der drei stationären Anla-
genzustände möglich ist. Zwei der drei Anlagenzustände stellen erreichte Volllastzu-
stände dar, bei denen das Motor-BHKW unter Volllast lief. Die Auswertung der 
Messdatenaufzeichnung der zwei ausgewerteten Anlagenzustände zeigt, dass diese 
im Rahmen ihrer Messunsicherheiten ein annähernd gleiches Wärmeverhältnis er-
reichten. 

 
Abbildung 7.8:  Auswertung des Wärmeverhältnisses in Abhängigkeit der Kälteleistung der 

Messdatenaufzeichnungen für die erreichten stationären Anlagenzustände 
des Energiesystems an der Bodenseetherme Konstanz am 15.01.2008 

Der verbleibende dritte Anlagenzustand stellt einen Teillastzustand dar, bei dem das 
Motor-BHKW mit etwa 50 % seiner Last betrieben wurde. Erkennbar aus der Daten-
aufzeichnung ist, dass das Wärmeverhältnis im Rahmen seiner Messunsicherheiten 
annähernd konstant im Vergleich mit den Anlagenzuständen im Volllastzustand des 
Motor-BHKWs geblieben ist. 

In Abbildung 7.9 ist zu erkennen, dass alle stationären Anlagenzustände vom 
15.01.2008, die auch in Abbildung 7.8 dargestellt wurden, annähernd ein gleiches 
externes Leistungsverhältnis von θ≈ 0,58 aufweisen. Zusätzlich sind stationäre Anla-
genpunkten vom 22.01.2008 mit hinzugefügt, die innerhalb von 9 Stunden aufge-
zeichnet und bei denen die AWP ebenfalls vorher evakuiert wurde. Der Anlagenzu-
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stand im Volllastpunkt vom 22.01.2008, der ein externes Leistungsverhältnis von 
θ≈ 0,56 erreicht, weist somit annähernd dasselbe Wärmeverhältnis wie die Anlagen-
zustände vom 15.01.2008 auf. Deshalb ist davon auszugehen, dass eine Beeinflus-
sung durch Restgase während dieser Anlagenbetriebe vom 22.01.2008 nicht be-
stand. Da die dargestellten Anlagenbetriebe in ihrem Volllastzustand durchweg alle 
ein höheres externes Leistungsverhältnis erreichen als nach den Auslegungsdaten 
der AWP mit θ≈ 0,51 vorgesehen war (vgl. Tabelle 7.1), sollten diese Anlagenbetrie-
be auch ein höheres externes Leistungsverhältnis erreichen (vgl. Kapitel 5.2). Denn 
der zweistufige Anlagenteil der zwei-/einstufigen Absorptionswärmepumpe müsste 
gegenüber dem einstufigen Anlagenteil dominieren, wodurch sich ein höheres Wär-
meverhältnis als COPAWP,DE/SE >2,04 (nach Herstellerangaben) im Vergleich zur Aus-
legungsberechnung einstellen müsste. Das erreichbare Wärmeverhältnis der be-
rechneten Anlagenpunkte der zwei-/einstufigen Absorptionswärmepumpe sollte sich 
mit steigendem externen Leistungsverhältnis θ>0,51 in Richtung des reinen zweistu-
figen Anlagenbetriebes mit θ=1 zu einem COPAWP,DE=2,3 ausrichten. 

 
Abbildung 7.9:  Auswertung des Wärmeverhältnisses über dem externen Leistungsverhält-

nis θ der Messdatenaufzeichnungen für die erreichten stationären Anla-
genzustände des Energiesystems an der Bodenseetherme Konstanz am 
15.01.2008 und 22.01.2008 

Aus Abbildung 7.9 ist außerdem ersichtlich, dass eine Reduzierung des Kühlwasser-
volumenstroms von 60 m³/h auf 40 m³/h im Volllastzustand des Blockheizkraftwerkes 
zu einer Verringerung des Wärmeverhältnisses und gleichzeitig zu einem Anstieg 
des externen Leistungsverhältnisses führt. Anscheinend wird durch die Reduzierung 
des Kühlwasservolumenstroms im Volllastbetrieb des Motor-BHKWs die Austritts-
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temperatur des Kühlwassers im Absorber/Kondensator-Paar gesteigert. Das hat zur 
Folge, dass die internen Prozesstemperaturen in diesen Komponenten ansteigen, 
was zu einer Aufkonzentrierung der Lösung im Absorptionsprozess führt. Um die Lö-
sung in ihrer Konzentration zu begrenzen, wird nun durch die Regelung der AWP die 
eingekoppelte Leistung in den Generator 1 reduziert. Da die eingekoppelte Leistung 
in den Generator 1 sinkt und gleichzeitig die eingekoppelte Leistung aufgrund des 
nicht veränderten Volllastbetriebszustandes des Motor-BHKWs am Generator 2 kon-
stant bleibt, steigt das externe Leistungsverhältnis auf θ≈ 0,72 an. Somit wird mehr 
Kälteleistung durch den zweistufigen Anlagenteil bereitgestellt, was zu einem Anstieg 
des Wärmeverhältnisses führen müsste. Da jedoch durch das Aufkonzentrieren der 
Anteil an Kältemittel in der Lösung reduziert wird, muss dieses im Absorptionspro-
zess zwischengespeichert werden. Dies geschieht in der Kältemittelwanne im Ver-
dampfer, in welcher das zusätzlich ausgetriebene Kältemittel vorgehalten wird. Diese 
Zwischenspeicherung des Kältemittels kann eine Möglichkeit dafür sein, warum das 
Wärmeverhältnis bei einem steigenden externen Leistungsverhältnis sinkt. In dem 
Fall, dass zu viel Kältemittel in den Absorptionsprozess eingefüllt wurde bzw. das 
Speichervolumen der Verdampferwanne nicht ausreichend ist, kommt es zu einem 
Überströmen des noch flüssigen Kältemittels im Anlagenbetrieb vom Verdampfer in 
den Absorber, die sich beide in einem Behälter befinden. Das hat zur Folge, dass 
das Kältemittel zwar durch Antriebswärme bereitgestellt, aber im Verdampfer keine 
Kälteleistung erzeugt wurde, da dieses nicht durch Wärmeaufnahme vom Verdamp-
ferkreis verdampfen kann. Somit wird das Wärmeverhältnis des Absorptionskreislau-
fes reduziert. Aus den Messdatenaufzeichnungen kann kein eindeutiger Beweis für 
diese Möglichkeit gefunden werden, somit ist dies ausschließlich ein Anhaltspunkt, 
um begründen zu können, warum das Wärmeverhältnis im Volllastzustand sinkt. An-
derweitige Begründungen sind aus den Messdatenaufzeichnungen nicht zu erken-
nen. 

 

 



 

   

8 Zusammenfassung 
Die vorliegende Arbeit beschäftigt sich mit der Untersuchung von Absorptionskälte-
maschinen, die mit dem Arbeitsstoffpaar Wasser/Lithiumbromid betrieben werden. 
Häufig werden diese in dezentralen Energieversorgungssystemen eingesetzt, um die 
Abwärme einer Kraft-Wärme-Kopplung in Kälte für Kühlanforderungen wie für die 
Gebäudeklimatisierung umzuwandeln. Diese Kopplung von Blockheizkraftwerken mit 
Absorptionskältemaschinen wird auch als Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung bezeichnet. 
Ziel dieser Arbeit ist es, eine für diesen Anwendungsfall angepasste Absorptionskäl-
teanlage darzustellen und zu untersuchen. Dabei soll die Abwärme eines motorisch 
betriebenen Blockheizkraftwerkes, welches zwei Abwärmetemperaturniveaus besitzt, 
energetisch besser genutzt werden und trotzdem gleichzeitig dem Energiesystem 
eine hohe Flexibilität hinsichtlich der Umschaltung zwischen Kälte- und Wärmebe-
reitstellung ermöglicht werden. Dieses Anlagensystem wurde an einer Versuchsan-
lage und einer Pilotinstallation, die im Rahmen dieser Arbeit geplant und aufgebaut 
wurde, untersucht und analysiert. Im Rahmen der durchgeführten Versuche mit der 
Versuchsanlage wurde parallel ein neu entwickelter Hochtemperaturaustreiber mit 
stehenden Siedrohren getestet. Des Weiteren wurde untersucht, ob diese angepass-
te Absorptionskältemaschine auch einen wirtschaftlichen Anlagenbetrieb in einem 
dezentralen Energieversorgungssystem erlaubt, was durch die Realisierung der Pi-
lotinstallation, die in Konkurrenz bei der Vergabe mit zwei herkömmlichen konventio-
nellen Anlagensystemen stand, bestätigt wird. Zudem wurde geprüft, ob dieses An-
lagensystem praxistauglich ist. 

Am Anfang der Arbeit werden neben einem Überblick über die Kältetechnik die 
Grundlagen der Absorptionskältetechnik vorgestellt. In den Grundlagen wird zu-
nächst auf die Funktionsweise und thermodynamischen Vorgänge des grundlegen-
den einstufigen Absorptionskreislaufs sowie des zweistufigen Absorptionskreislaufes 
eingegangen, der den Ausgangspunkt für den im weiteren Verlauf dieser Arbeit un-
tersuchten angepassten Absorptionsprozess, der aus einer Superposition des ein- 
und zweistufigen Absorptionskreislaufes besteht, darstellt. Um im weiteren Verlauf 
der Arbeit aus dem angepassten Absorptionsprozess eine entsprechende Absorpti-
onskältemaschine dimensionieren zu können, werden die aus der Literatur bekann-
ten analytischen Optimierungsmethoden für verschiedene Absorptionskreisläufe mit 
einer numerischen Simulationsmethode verglichen. Hierbei kann festgestellt werden, 
dass eine der zwei vorgestellten analytischen Methoden eine gute Übereinstimmung 
mit der numerischen Simulationsmethode, vor allem unter Berücksichtigung der her-
kömmlichen Randbedingungen von zweistufigen Absorptionskältemaschinen, auf-
weist. Aufgrund deren Übereinstimmung kann die Aussage getroffen werden, dass 
die verwendete numerische Simulationsmethode, die die Grundlage für alle weiteren 
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in der Arbeit untersuchten Absorptionsprozesse darstellt, eine optimierte Auslegung 
für die verschiedenen Absorptionsprozesse ermöglicht. 

Im weiteren Verlauf der Arbeit wurde der Einfluss verschiedener Varianten der Rück-
kühlung des einstufigen Absorptionsprozesses auf die Auslegung und Dimensionie-
rung untersucht. Des Weiteren kann gezeigt werden, dass der einstufige Absorpti-
onskreislauf mit doppeltem Niederdruckteil den erreichbaren Temperaturhub eines 
herkömmlichen einstufigen Absorptionsprozesses erhöht. Diese theoretischen Unter-
suchungen des Absorptionskreislaufes wurden bei der aufgebauten Pilotanlage, die 
einen erhöhten Temperaturhub leisten muss, mit berücksichtigt. Zudem ist unter-
sucht worden, welche technischen Randbedingungen bei der Auslegung eines zwei-
stufigen Absorptionsprozesses eingehalten werden müssen und welchen Einfluss die 
Variation der bei der Auslegung frei wählbaren Prozessparameter auf den Absorpti-
onsprozess hat. Hierbei wird die Einflussnahme der Prozessparameter auf die Kreis-
laufslegung und Dimensionierung dargestellt und diskutiert. 
Ein besonderer Schwerpunkt in dieser Arbeit ist die theoretische Untersuchung der 
möglichen Lösungskreislaufführungen für alle zwei- und mehrstufigen Absorptions-
kreisläufe. Die in Betracht kommenden Lösungskreislaufführungen Reihen-, Parallel- 
und Inversschaltung sind mit ihren Lösungskreisläufen und thermodynamischen Vor-
gängen dargestellt und beschrieben worden. Auch eine Bewertung und ein Vergleich 
dieser Lösungskreislaufführungen durch eine numerische Simulation im Hinblick auf 
das Erreichen eines effizienten Absorptionsprozesses und einer gleichzeitig geringen 
Gesamtwärmetauscherfläche in den Komponenten der Anlage sind vorgestellt wor-
den. Zusätzlich wird gezeigt, welche Auswirkung der spezifische Lösungsmittelum-
lauf auf die Auslegung und Dimensionierung hat. Aus den hier gewonnen Ergebnis-
sen wird ersichtlich, dass die Lösungskreislaufführungen mit einer Aufteilung des Lö-
sungsmittelmassenstroms hin zu den beiden Austreibern einer zweistufigen Absorp-
tionskälteanlage eine günstigere Auslegung erreichen lassen als ohne eine Auftei-
lung des Lösungsmittelmassenstroms. 

Der Schwerpunkt dieser Arbeit liegt darin, die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung zwischen 
motorisch betriebenen Blockheizkraftwerken und Absorptionskältemaschinen zu un-
tersuchen. Dazu wird das auch häufig als „herkömmlich“ bezeichnete Anlagensche-
ma der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung vorgestellt und analysiert, bei dem eine einstu-
fige Absorptionskältemaschine zum Einsatz kommt. Aufbauend auf diesem her-
kömmlichen Anlagenschema wird der Einsatz eines erweiterten Absorptionsprozes-
ses, einer so genannten zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine vorgestellt. Ne-
ben dem Funktionsprinzip dieses Absorptionsprozesses werden zwei verschiedene 
Verschaltungen der Komponenten des Absorptionsprozesses, die Auswirkungen auf 
das Betriebsverhalten der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung haben, präsentiert. Beide 
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realisierbaren Verschaltungen erreichen in ihrem Auslegungspunkt, gegenüber dem 
herkömmlichen Anlagenschema, eine effizientere Energieumwandlung, was sich 
durch ein höheres Wärmeverhältnis ausgedrückt. Dieses höhere Wärmeverhältnis 
stellt sich als eine anteilige Mischung der Wärmeverhältnisse eines einstufigen und 
eines zweistufigen Absorptionskreislaufes dar. Somit kann die bereitgestellte Kälte-
leistung bei gleicher zur Verfügung stehenden Antriebswärme um bis zu 30 % ge-
steigert werden. 

Das sich tatsächlich ergebende Wärmeverhältnis und die Mehrleistung an Kälteleis-
tung werden von dem Verhältnis der vom motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk 
abgegebenen Hoch- und Niedertemperaturwärmen bestimmt. Die beiden möglichen 
Verschaltungen der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine, die in externe und 
interne Verschaltung unterschieden werden, beeinflussen jedoch unterschiedlich das 
Betriebsverhalten der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung, was in einer Simulation des Teil-
lastverhaltens der Kältebereitstellung gezeigt wird. Aus dem Ergebnis ist zu erken-
nen, dass die zwei-/einstufige Absorptionskältemaschine mit der externen Verschal-
tung einen längeren Volllastbetrieb des Blockheizkraftwerkes bei sinkenden Teillast-
zuständen der Kältebereitstellung ermöglicht. Außerdem wird eine flexiblere Wärme-
auskopplung erreicht, die, bezogen auf die Wärmelieferung zur Heizwärmeversor-
gung und gleichzeitigen Kältebereitstellung durch die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung, 
ein höheres Wärmeverhältnis aufweist. Dieser Vorteil kann besonders in Übergangs-
jahreszeiten von Nutzen sein, während derer oftmals ein Wechsel bzw. eine Über-
schneidung des Kühl- und Wärmebedarfs der Verbraucher erreicht wird. 

In einem weiteren Teil der Arbeit wurde die Wirtschaftlichkeit zwischen der konventi-
onellen getrennten Energiebereitstellung in Form von Strom, Wärme und Kälte und 
der des Energiesystems der Kraft-Wärme-Kälte-Kopplung untersucht. Die Wirtschaft-
lichkeitsbetrachtung wurde an insgesamt drei Anlagensystemen durchgeführt. Die 
berechneten Gestehungskosten der Kälteerzeugung nach der Annuitätsmethode las-
sen erkennen, dass die Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen besonders bei hoher gefor-
derter Kälteleistung aufgrund der niedrigeren Betriebskosten wirtschaftlich betrieben 
werden können. Des Weiteren sind die Volllaststunden an Kälteerzeugung entschei-
dend. Bei einer hohen Volllaststundenzahl an Kälteerzeugung können auch Anla-
gensysteme mit einer geringeren bereitzustellenden Kälteleistung wirtschaftlich be-
trieben werden, da die Verbrauchskosten gegenüber den Mehrkosten an zu tätigen-
den Investitionen deutlich geringer sind. 
Aus den durchgeführten Betrachtungen ist festzustellen, dass die Kraft-Wärme-Kälte-
Kopplung mit der zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine gegenüber dem Ein-
satz einer herkömmlichen einstufigen Absorptionskältemaschine eine günstigere 
Wirtschaftlichkeit erreicht. Deshalb wurde im Weiteren der Einfluss verschiedener 
Einflussgrößen auf die Wirtschaftlichkeit untersucht, um festzustellen, wie sich diese  
auf die Amortisationszeit, auswirken; um einen Vergleich zwischen dem herkömmli-
chen Energiesystem und dem Anlagensystem mit getrennter Bereitstellung von 
Strom, Wärme und Kälte vornehmen zu können. 
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Die theoretischen Untersuchungen zu den Lösungskreislaufführungen wurden an-
hand eines aufgebauten abgas- und warmwasserbeheizten zwei-/einstufigen Absorp-
tionskälteanlagenprototyps mit externer Verschaltung als Versuchsanlage verifiziert. 
Hier kann gezeigt werden, dass die Ergebnisse der verschiedenen Lösungsmittel-
kreislaufführungen für zweistufige Absorptionskälteanlagen die vorher erarbeiteten 
theoretischen Ergebnisse bestätigen. Auch hier wurde festgestellt, dass die Lö-
sungskreislaufführungen mit den getrennten Lösungsmittelmassenströmen zu den 
zwei Austreibern die besten Wärmeverhältnisse erreichen lassen. Anhand der Ver-
suchsanlage konnte ebenfalls das erwartete Betriebsverhalten der externen Ver-
schaltung gezeigt werden. Dieses ist deckungsgleich mit dem aus der Theorie erwar-
teten Betriebsverhalten. 
Zusätzlich wurde mit der Laboranlage ein neues Wärmetauscherkonzept mit stehen-
den Siederohren, ausgeführt als ein Naturumlaufverdampfer, untersucht. Als Aus-
gangspunkt für die Auslegung und Konstruktion des Hochtemperaturaustreibers wur-
de eine thermo-hydraulische Simulation erstellt, mit deren Hilfe sowohl die zweipha-
sige Strömung der Wasser/Lithiumbromid-Lösung in den Rohren als auch die Aus-
kühlung der im Kreuzstrom durch das Rohrbündel geführten Rauchgasströmung in 
einem stationären Anlagenzustand dargestellt werden kann. Die numerische Simula-
tion wurde mit den erhaltenen Versuchsergebnissen verglichen. Dabei konnte fest-
gestellt werden, dass die Simulationsergebnisse mit den Messergebnissen qualitativ 
übereinstimmen. Mit dem aufgestellten thermo- und fluiddynamischen Simulations-
modell kann die übertragene Wärmeleistung in den verschiedenen Rohrhöhen der 
einzelnen Siederohre hinreichend genau berechnet werden. Durch das Verifizieren 
bzw. Anpassen der Simulation an die erhaltenen Messergebnisse auf der Rauchgas-
seite wurden in einer darauf folgenden Simulation höhere Wärmeübergänge erreicht, 
wodurch eine noch bessere Übereinstimmung mit den Messergebnissen erreicht 
wird. Die Auswertung der übertragenen Wärmeleistung pro Rohreihe zeigt, dass eine 
noch kompaktere Bauweise möglich ist. 

Im letzten Teil der Arbeit wird der Feldtest einer Pilotanlage in einer Kraft-Wärme-
Kälte-Kopplung in einem Thermalbad beschrieben. Dort wurde eine abgasbeheizte 
zwei-/einstufige Absorptionswärmepumpe mit der externen Verschaltung unter realen 
Betriebsbedingungen aufgebaut und untersucht. Aufgabe der Absorptionswärme-
pumpe ist es, Heizwärme mit einer Leistung von 700 kW für die Beckenwasserer-
wärmung bereitzustellen und zugleich Oberflächenwasser aus der Beckenwasserrei-
nigung bzw. Thermalwasser aus einer Geothermalquelle abzukühlen, um dieses mit 
einer vorgegebenen Temperatur in den nahe liegenden See einzuspeisen. Eine be-
sondere Herausforderung für diese Absorptionswärmepumpe ist der erforderliche 
Temperaturhub, weshalb dort auch ein Absorptionsprozess mit einem doppelten 
Niederdruckteil und einer veränderten Reihenfolge der Rückkühlung zum Einsatz 
kommt. 
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In diesem Teil der Arbeit ist neben dem Anlagenschema der Energiezentrale, dem 
Aufbau und der Auslegung der Absorptionswärmepumpe auch ein Überblick über die 
Wirtschaftlichkeitsbetrachtung dargestellt. Der vorgestellten Wirtschaftlichkeitsbe-
trachtung ist zu entnehmen, dass dieses Anlagensystem gegenüber den beiden an-
deren in Konkurrenz gestandenen Energiesystemen die niedrigsten Gestehungskos-
ten für die Heizwärmebereitstellung aufweist und gleichzeitig den geringsten Primär-
energieeinsatz erreicht. 

Die ersten Betriebserfahrungen in der Heizperiode von 2007 auf 2008 haben gezeigt, 
dass die Kopplung zwischen dem motorisch betriebenen Blockheizkraftwerk und der 
innovativen zwei-/einstufigen Absorptionswärmepumpe funktioniert. Hierzu ist ein 
Teil der erhaltenen Messergebnisse ausgewertet und dargestellt worden. Diese Ab-
sorptionswärmepumpe ermöglicht es, den hohen geforderten Temperaturhub zu rea-
lisieren. Die Messwerte zeigen jedoch, dass die Auslegungsdaten noch nicht ganz 
erreicht werden konnten. Auch das Teillastverhalten zeigt einen unerwarteten Ver-
lauf, der Rückschlüsse auf noch vorhandene Probleme im Anlagenbetrieb ziehen 
lässt, die zukünftig behoben werden müssen. Die ersten Eindrücke sind jedoch 
durchweg positiv und bestätigen die Vorteile eines solchen Anlagensystems mit die-
ser innovativen zwei-/einstufigen Absorptionskältemaschine mit einer externen Ver-
schaltung von motorisch betriebenen Blockheizkraftwerken und angepassten Ab-
sorptionskältemaschinen. 
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Durch den weltweit zunehmenden Anstieg der Energiepreise, der durch den steigen-
den Primärenergiebedarf und der damit verbundenen Ressourcenknappheit hervor-
gerufen wird, werden zunehmend mehr dezentrale Energieversorgungsanlagen ein-
gesetzt. Diese erreichen im Gegensatz zur getrennten Stromerzeugung in zentralen 
Großkraftwerken und der Wärmeerzeugung aus dezentralen Heizkesseln eine deut-
lich höhere Effizienz in der Primärenergieausnutzung. Damit die dezentrale Stromer-
zeugung mittels einer Kraft-Wärme-Kopplung auch in Zeiten niedrigen Wärme-
verbrauchs betrieben werden kann, wird oftmals die Abwärme der Kraft-Wärme-
Kopplung zum Antrieb von Absorptionskältemaschinen genutzt, die somit Kälte für 
Kühlanforderungen bereitstellt. Deshalb sollten Absorptionskältemaschinen einge-
setzt werden, die auf die bereitgestellten Abwärmetemperaturniveaus der  
Kraft-Wärme-Kopplung angepasst sind, um die Effizienz in der Energieumwandlung 
weiter zu erhöhen und somit den Verbrauch an Primärenergie zu senken. Über die in 
der vorliegenden Arbeit dargestellte zwei-/einstufige Absorptionskältemaschine kann 
auch in Betracht gezogen werden, mehrstufige Absorptionskälteanlagen, wie  
drei- und vierstufige Absorptionskälteanlagen, einzusetzen, bei denen eine höhere 
Effizienz in der Energieumwandlung bei höheren Antriebswärmequellen erreicht wird. 
Aber auch der Einsatz von anderen Arbeitsmitteln in Absorptionskältemaschinen, wie 
die z.Zt. diskutierten -ionische Flüssigkeiten-, ist in Zukunft zu untersuchen. Hier-
durch sollen die Probleme und Einschränkungen der Wasser/Lithiumbromid-Lösung, 
wie die Korrosivität bei Temperaturen über 100°C und die Begrenzung durch die 
Kristallisationsgrenze im Lösungsfeld, beim Einsatz in ein- und mehrstufigen Absorp-
tionskältemaschinen mit behoben werden. 

Durch den Einsatz einer zwei-/einstufigen Absorptionskälteanlage, die in dieser Ar-
beit vorgestellt wurde, kann die bereitgestellte Antriebswärme effizienter in Kälte, im 
Vergleich zum „herkömmlichen“ Anlagensystem, umgewandelt werden. Der Einsatz 
solch einer Absorptionskältemaschine ist dann besonders sinnvoll, wenn zwei ver-
schiedene Antriebstemperaturniveaus zur Verfügung stehen. Dies kann bei einem 
motorisch betriebenen Motorblockheizkraftwerk der Fall sein, aber auch bei Gastur-
binen- und Brennstoffzellensystemen, bei denen die Abwärme der nicht genutzten 
Antriebswärme von dem Hochtemperaturniveau über einen Niedertemperaturwärme-
kreis genutzt werden kann. Somit wird eine effizientere Primärenergieausnutzung 
erreicht, die in Zukunft mit den zu erwartenden steigenden Energiepreisen immer 
interessanter wird und sich somit positiv auf die Wirtschaftlichkeit auswirken kann. 

Die Verfügbarkeit derartiger zwei-/einstufiger Absorptionskältemaschinen ist gegen-
wärtig durch etablierte Absorptionskälteanlagenhersteller schon gegeben. Die Her-
stellung ist deshalb möglich, da diese aus den Komponenten für einstufige und zwei-
stufige Absorptionskälteanlagen hervorgehen. Lediglich die Komponente des Hoch-
temperaturaustreibers wird gegenwärtig überarbeitet. Hier wird der Einsatz von ste-
henden Siederohren untersucht, durch die eine höhere Wärmeübertragung und zu-
dem eine kompaktere Bauweise erreicht werden soll, was auch einen Einfluss auf die 
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Gesamtbauweise der Absorptionskältemaschine hat. Natürlich weist diese Art der 
Bauweise auch Nachteile, wie z. Bsp. die Reinigung der Rauchgasseite oder auch 
Schwingungsprobleme der Siederohre auf, die in Zukunft weiter untersucht werden 
müssen. Zudem ist die Wärmeübertragung in diesem Baumuster auf der Rauchgas- 
und Flüssigkeitsseite weiter zu untersuchen, damit eine präzisere Dimensionierung 
unter Berücksichtigung der komplexen thermo- und fluiddynamischen Vorgänge er-
folgen kann. 
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Anhang 

A1 Herleitung der angepassten Clausius-Clapeyron-Gleichung 
Um die Dampfdruckkurve von Wasser und die Isosteren bei einer bestimmten Lö-
sungskonzentration darstellen zu können, wird die allgemeine Form der Clausius-
Clapeyron-Gleichung verwendet [11, 21]:  

υυ ′−′′
′−′′

=
ss

T
p

d
d  (A1.1)

Da die betrachteten Dampfdrücke in dieser Arbeit nicht mehr als 2000 mbar betra-
gen, wird das Gasverhalten für die verschiedenen Dampfdrücke nach dem idealen 
Gasgesetz approximiert. Dieses Modell kann angenommen werden, da es sich nach 
der Literatur von H.-D. Baehr (2006) [11] bei den Gaszuständen um niedrigere Drü-
cke mit p<0,5 MPa und geringen Dichten handelt. Deshalb gilt bei Unabhängigkeiten 
der Zustandsgrößen von p und T: 

TRp ⋅=⋅υ    mit 
p
TR ⋅

=υ  (A1.2)

Außerdem kann angenommen werden, dass υ Gas>>υ Flüssigkeit ist, da die Dichte eines 
Gases wesentlich geringer als die einer Flüssigkeit ist. 

Somit ergibt sich unter zusätzlicher Verwendung der Gibbs-Funktion [11] nach Glei-
chung (A1.3) die Gleichung nach (A1.4), die eine Differentialgleichung der 1. Ord-
nung darstellt und durch Trennung der Variablen gelöst werden kann. 

sThg ⋅−=:                               daraus folgt: sTh ΔΔ ⋅=  (A1.3)
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       Lösung der Differenzialgleichung 
(A1.4)

Dabei stellt die Differenz der Enthalpien hhh ′−′′=Δ  die bei der Kondensation frei-
werdende latente Wärmemenge dar, die ebenfalls als Summe aus spezifischer Ver-
dampfungswärme r und der Lösungswärme l ebenfalls dargestellt werden kann. Da-
bei ist zu beachten, dass die Lösungswärme eine Abhängigkeit der Salzkonzentrati-
on der Lösung aufweist l(x), die nach Angabe von C. Schweigler (1999) [85] von 
45 Gew.-% bis 65 Gew.-% von ca. 4 % auf ca. 16 % der Verdampfungsenthalpie an-
steigt. Unter Verwendung dieser Abhängigkeit kann die Gleichung (3.1) in ihrer dar-
gestellten Form geschrieben werden. 
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A2 Ergebniswerte der Simulationen des einstufigen Absorptions-
prozesses  

Alle in dieser Arbeit durchgeführten Simulationen wurden mit dem Programm EES 
(Engineering Equation Solver) der Firma F-Chart Software, Version Professional 
V7.157-3D auf dem Stand vom 06.12.2004, berechnet. Dieses Programm ist lizen-
ziert vom ZAE Bayern und dient dort als standardmäßiges numerisches Simulations-
programm. Das Programm ist ein linearer Gleichungssystemlöser, der es ermöglicht, 
die in dieser Arbeit notwendigen Anlagenkreisläufe anhand von aufgestellten Mas-
sen-, Energie- und Salzbilanzen zu berechnen. Dabei wurden für die Berechnungen 
die in Kapitel 3.1 beschriebenen Stoffdaten verwendet. 

Der dieser Arbeit zugrunde liegende einstufige Absorptionskreislauf nach Kapi-
tel 3.2.3 wurde mit den Randbedingungen aus Tabelle A2.1 bestimmt. Die dort 
zugrunde gelegten Annahmen der konstanten Wärmeübergangskoeffizienten in den 
Komponenten basieren auf den Ergebnissen der Arbeiten von I. Greiter (1995) [33], 
C. Kren (2008) [45] und C. Schweigler (1999) [85]. 

Tabelle A2.1:  Randbedingungen für die Simulationen des einstufigen Absorptionskreislaufes 
[33, 45, 62, 85] 

Verdampfer Absorber
Ausführung Fallfilm

Kondensator 1 Generator 1
Ausführung Fallfilm 

Leistung 100kW - - -

extern 12/6°C 27/-°C -/35°C -

intern ≥4°C - - -

Wärmeübertragungskoeffizienten*1 k V =2kW/(m²·K) k A =1kW/(m²·K) k K1 =4kW/(m²·K)
k G1 =1kW/(m²·K)

k LWT1 =2kW/(m²·K)

Konzentrationen - x stark,A0,ein ≤65 Gew.-% - -

Randbedingungen für Simulation

Temperaturen

*1 zu erwartende mittlere Wärmeübergangskoeffizienten in Absorptionskältemaschinen nach I. Greiter (1995) 
   C. Kren (2008)  und C. Schweigler (1999)  
Die Rückkühlung des Absorptionskreislaufs erfolgt vom Absorber in Richtung des 
Kondensators. Die anlagentechnische Kreislaufführung und die dazu gehörigen Be-
zeichnungen der Komponenten und Anlagenpunkte sind in Abbildung A2.1 darge-
stellt. 
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einstufiger Kreislauf
Verdampfer
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Absorber

Kaltwasser

Kühlwasser
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übertrager 1

Heizwasser

Lösungs-
pumpe 1

Drossel 1

Drossel 2

xA,schwach xA,stark

TG1,ein
* *

tG1,ein

tG1,ausTG1,aus

TG1,ausTG1,ein

tA,ein

tK1,aus

tV,aus

tV,ein

TG1,aus

TK1,aus

''

'

TA,ein
''

TK1

TATV

T1

=T0

T =T2

mA/K1
.

G1m
.

Vm
.

G1

 
Abbildung A2.1:  Darstellung des einstufigen Absorptionskreislaufs im Anlagenfließbild 

Die Ergebniswerte des einstufigen Absorptionskreislaufes können der Tabelle A2.2 
entnommen werden. 

Tabelle A2.2:  Simulationsergebnisse der SE-Absorptionskältemaschine aus Kapitel 3.2.3 
Wärmeübertragungsflächen Temperaturen Drücke
A V m² 11,6 extern p V mbar 8,1
A A m² 14,4 t V,ein °C 12,0 * p A mbar 8,1
A K1 m² 7,0 t V,aus °C 6,0 * p K1 mbar 63,4
A G1 m² 13,8 t A,ein °C 27,0 * p G1 mbar 63,4
A LWT1 m² 2,1 t A,aus °C 31,3 Konzentrationen
Wärmedurchgangskoeffizienten t K1,ein °C 31,3 x A,stark,in Gew.-% 60,2
k V kW/(m².K) 2,0 * t K1,aus °C 35,0 * x A,schwach,aus Gew.-% 55,2
k A kW/(m².K) 1,0 * t G1,ein °C 90,0 * x G1,schwach,in Gew.-% 55,2
k K1 kW/(m².K) 4,0 * t G1,aus °C 80,0 * x G1,stark,ein Gew.-% 60,2
k G1 kW/(m².K) 1,0 * intern Leistungen
k LWT1 kW/(m².K) 2,0 * T' K1,aus °C 37,2 Q V kW 100,0 *
Massenströme T A,schwach °C 33,0 Q A kW 120,0
extern T A,stark °C 39,4 Q K1 kW 105,7
m' G1 kg/s 3,0 T'' A,K,ein °C 4,0 Q G1 kW 125,7
m' A/K1 kg/s 6,7 T G1,schwach °C 68,7 Q LWT1 kW 38,0
m' V kg/s 4,0 T G1,stark °C 81,1 Wirkungsgrade
intern T'' G1,aus =T'' K1,ein °C 75,9 η LWT1 % 86,7
m' A,schwach kg/s 0,5 Gleichgewicht Anlagenvergleichsparameter
m' A,stark kg/s 0,5 T V,g =T 0 °C 4,0 COP AKM,SE - 0,80
m'' A,ein kg/s 0,04 T A,schwach,g °C 33,0 A gesamt m² 49
m' G1,schwach kg/s 0,5 T A,stark,g °C 42,5 A tot,spec. m²/kW 0,49
m' G1,stark kg/s 0,5 T K1,g =T 1 °C 37,2
m'' G1,aus kg/s 0,04 T G1,schwach,g °C 70,6
f stark - 11 T G1,stark,g °C 81,1
f schwach - 12 * Vorgaben für Kreislaufsimulation 
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Die in Tabelle A2.2 hervorgehobenen Werte stellen die Eingaben in die Simulation 
dar. In Abbildung A2.2 sind die Ergebniswerte der Berechnung in dem Lösungsfeld 
eingezeichnet. 
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Abbildung A2.2:  Darstellung des einstufigen Absorptionskreislaufs im Lösungsfeld von 

H2O/LiBr im Dühring-Diagramm 
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A3 Stoffdaten 

Erdgaszusammensetzung 

Alle in dieser Arbeit durchgeführten Rauchgasberechnungen wurden auf Grundlage 
der Erdgaszusammensetzung nach Tabelle A3.1 durchgeführt. Die dort aufgeführte 
Zusammensetzung des Erdgases entspricht dem Prüfbericht vom 30.05.2000 der 
Stadtwerke München. Die Berechnung der Rauchgaszusammensetzung der Erdgas-
feuerung wurde nach einem vorhandenen Berechnungsmodell am ZAE Bayern 
durchgeführt. 

Tabelle A3.1:  Volumetrische Zusammensetzung des für die Berechnungen des eingesetzten 
Erdgases nach dem Prüfbericht der Stadtwerke München vom 30.05.2000 

CH4 0,983
C2H6 0,0064
CO 0
CO2 0,0019
H2 0
N2 0,0064

Erdgaszusammensetzung Volumenanteil
m³i/m³Erdgas

 
Als Luftüberschuss ist für die durchgeführten Simulationen und Berechnungen ein 
Motor-BHKW mit einem Magergemischmotor angenommen worden. Den Motor-
BHKWs wurde ein Luftüberschuss von λ=1,5 unterstellt. Dieser entspricht auch den 
Herstellerangaben für die zum Einsatz gekommenen Motor-BHKWs in den Kapitel 6 
und 7. 

Wasser / Lithium Bromid 

Die der Berechnung zugrunde gelegten Stoffdaten vom Reinstoff Wasser bzw. der 
wässrigen LiBr-Lösung wurden mit einer Visual Basic Programmierung, die am 
ZAE Bayern vorlag, durchgeführt. Diese basieren auf der Stoffdatenfunktion für Was-
ser auf den Vorgaben der IAPWS [37, 38] und für die wässrige LiBr-Lösung aus den 
Veröffentlichungen von G. Feuerecker (1996) [29, 30]. Die Genauigkeit der zur Ver-
fügung stehenden Stofffunktionen wurde in der Arbeit von C. Kren (2008) [50] disku-
tiert. 

Bei den mit EES (vgl. Anhang A2) durchgeführten Berechnungen bzw. Simulationen 
wurden die in dem Programm vorhandenen Stoffdatenfunktionen verwendet. Zur Be-
stimmung der Stoffdaten von Wasser wird in dem Programm die  
JANAF thermochemical tables verwendet und für die wässrige LiBr-Lösung das  
ASHRAE Handbook of Fundamentals 1989. 
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A4 Details zur Wirtschaftlichkeitsberechnung von dezentralen 
Kraft-Wärme-Kälte-Kopplungen 

Die Wirtschaftlichkeitsberechnung ist von vielen verschiedenen Faktoren, wie z. Bsp. 
angenommene Anlagenlastzustände während der Laufzeit des Anlagensystems, 
Wirkungsgrade der Anlagenkomponenten, Energiepreise aber auch Berücksichti-
gung möglicher Förderungen für bestimmte Anlagensysteme abhängig. Meist wird 
jedoch die Entscheidung für die Umsetzung eines bestimmten Anlagensystems nach 
den Investitionskosten entschieden, da diese eventuell vorhandene Budgets nicht 
überschreiten dürfen. Daher stellen die Anlagenkosten für die verschiedenen Anla-
genkomponenten eines Anlagensystems eine entscheidende Schlüsselrolle dar. Die 
Bestimmung der spezifischen Investitionskosten der Anlagenkomponenten für die 
durchgeführte Wirtschaftlichkeitsberechnung für die eingesetzten motorisch betrie-
benen Motor-BHKWs, Absorptionskältemaschinen, Kompressionskältemaschinen, 
Kühltürme und Gaskessel wurde aus verschiedenen Quellen bezogen, die mehrere 
Richtpreisangeboten der verschiedenen Anlagenkomponenten ausgewertet haben 
[9, 15, 31]. 

Die Bestimmung der spezifischen Investitionskosten für eine zweistufige Absorpti-
onskältemaschine und Gasbrennwertkessel wurden aus Angaben des 
ZAE Bayern (2007) [15] entnommen, die in Abbildung A4.1 dargestellt sind. Dabei 
basieren die zugrunde liegenden spezifischen Investitionskosten für die DE-AKM auf 
den Richtpreisangeboten von zweistufigen Absorptionswärmepumpen (DE-AWP). 
Somit ergeben sich aus der Abwärmeleistung der DE-AKM die für die Berechung 
zugrunde liegenden spezifischen Investitionskosten. 

 
Abbildung A4.1:  spezifische Investitionskosten für Gasbrennwertekessel und zweistufige 

Absorptionskältemaschinen als Funktion der Kälte- und Heizleistung. 
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In der aufgeführten Beispielrechnung nach Tabelle A4.2 werden die spezifischen In-
vestitionskosten der SE-AKM und DE/SE-AKM aus Pauschalwerten bezogen auf die 
spezifischen Investitionskosten der DE-AKM bestimmt. Diese Pauschalwerte von 
abzüglich 30 % bei der SE-AKM und zuzüglich von 25 % bei der DE/SE-AKM bezo-
gen auf die DE-AKM ergeben sich aus der spezifischen Wärmetauschergesamtflä-
chenveränderung bei gleicher zu produzierender Kälteleistung des jeweiligen Anla-
gentyps, siehe Tabelle A4.1. 

Tabelle A4.1:  Angaben zum benötigten Materialeinsatz der verschiedenen Absorptionskäl-
temaschinen 

Abkürzung i
spezifische

Wärmetauschergesamtfläche
A tot,spec.,i  / (m²/kW)

Unterschied im Materialeinsatz 
bezogen auf DE-AKM

A tot,spec.,i /A tot,spec.,DE-AKM

einstufige Absorptionskältemaschine SE-AKM 0,25 ~0,7
zweistufige Absorptionskältemaschine DE-AKM 0,35 1
zwei-/einstufige Absorptionskältemaschine DE/SE-AKM 0,45 ~1,25  
Der angenommene Wert für die spezifische Wärmetauschergesamtfläche der  
SE-AKM bei einer Antriebstemperatur von ca. 90°C erfolgt aus der Arbeit von 
C. Schweigler (1999) [85]. Die Bezugswerte für die spezifische Wärmetauscherge-
samtfläche der DE-AKM wurde aus Abbildung 4.21 und für die DE/SE-AKM aus 
Abbildung A4.2, die nach den Vorgaben der Tabelle 5.2 berechnet wurde, entnom-
men. Somit können die spezifischen Investitionskosten für die SE-AKM und  
DE/SE-AKM mit Hilfe der Pauschalwerte aus den spezifischen Investitionskosten 
einer DE-AKM ermittelt werden. 

 
Abbildung A4.2:  Berechnung der spezifischen Wärmetauschergesamtfläche von externer 

und interner Verschaltungsvariante bei Variation des spezifischen Lö-
sungsmittelumlauf und einer externen Leistungsverhältnisses von θ=0,50 

Die Wirtschaftlichkeitsberechnungen in Kapitel 5.5 zur Annuitäts- und Amortisati-
onsmethode sind äquivalent wie beispielhaft in Tabelle A4.2 für 2000 h/a Volllast-
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stunden ausgeführt worden. In den durchgeführten Berechnungen wurden sonstige 
Kosten wie z. Bsp. Versicherungen, Steuern oder Förderungen nicht berücksichtigt. 

Tabelle A4.2:  Beispielrechnung einer Wirtschaftlichkeitsberechnung mit 2000 h/a Volllast-
stunden 

Referenzsystem System 1 System 2
Auslegungsdaten

BHKW
elektrische Leistung kW 64 64
thermische Leistung kW 108 108
Erdgas Leistung kW 198 198

Gesamtwirkungsgrad *1 - 0,87 0,87
Stromausbeute *1 - 0,32 0,32
Wärmeausbeute  *1 - 0,55 0,55
Motor-BHKW Leistungsverhältnis ψ - 0,50 0,50
nutzbares Wärmeverhältnis Rauchgas von 450°C bis 200°C - 0,76 0,76

Kosten, spezif. *1 Euro/kW 1106 1106

Absorptionskältemaschine
COP 1 (kurze Raute) - 0,7 0,7
COP 2  (lange Raute) - - 0,68

COP  Kältemaschine - 0,70 0,93

Q 0  (Kälteleistung) kW 76 100
Q ab  (Abwärme) kW 184 208
Q zu  (Antriebswärme) kW 108 108

Kosten, spezif. *3 SE-AKM=0,7*DE-AKM; DE/SE-AKM=1,25*DE/SE-AKM Euro/kW 147 231

Kompressionkältemaschine
eta KKM 4 4

Q 0  (Kälteleistung) kW 100 25
Q ab  (Abwärmeleistung) kW 125 31
Q zu  (elektrische Leistung) kW 25 6

Kosten, spezif. *2 Euro/kW 267 554

Gaskessel
eta therm. - 0,9 0,9 0,9

Q Heiz  (Heizleistung) kW 0 0 0

Kosten, spezif. *3 Euro/kW 0 0 0

Investitionkosten
1. BHKW Euro 0 17.663 17.663
2. AWP Euro 0 11.148 23.201
3. KWP Euro 26.764 13.639 0
4. Kühlturm *2 Euro 5.214 7.503 7.344
5. Gaskessel Euro 0 0 0
6. MSR-Technik *3 6.=0,1*1.+2.+3.+4.+5. Euro 3.198 4.995 4.821
7. Installation, Rohrleitungen *3 7.=0,25*5.+0,5*2.+3.+0,2*1. Euro 13.382 15.926 15.133
Summe Euro 48.558 70.874 68.161

Verbrauchsgebundene Kosten

Hilfsantriebe
Kaltwasserleistung kW 100 100 100
Druckverlust Rohrleitung bar 3 3 3
ΔT  (6°C-12°C) K 6 6 6
Volumenstrom l/s 4 4 4
el. Pumpen Leistung kW 1 1 1

Kühlwasserleistung (Rückkkühlleistung AKM / KKM) kW 125 214 208
Druckverlust Rohrleitung bar 3 3 3
ΔT  (27°C-35°C) K 8 8 8
Volumenstrom l/s 4 6 6
el. Pumpen Leistung kW 1 2 2

Warmwasserleistung (BHKW & Kessel) kW 0 108 108
Druckverlust Rohrleitung bar 3 3 3
ΔT  (80°C-90°C) BHKW & Kessel K 10 10 10
Volumenstrom l/s 0 3 3
el. Pumpen Leistung kW 0 1 1

interne el. Leistung AWP =0,1*Q ab,AWP  *3 kW 2 2

Summe kW 2,3 5,7 5,9  
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Referenzsystem System 1 System 2

Systemvorgabe
Volllastbetriebsstunden Kälteerzeugung h/a 2000 2000 2000

Wärmeerzeugung
AWP kWh 0 0 0
KWP kWh 0 0 0
BHKW kWh 0 0 0
Kessel kWh 0 0 0
Summe kWh 0 0 0

Kälteerzeugung
AWP kWh 0 151.200 200.448
KWP kWh 200.448 49.248 0
Summe kWh 200.448 200.448 200.448

Abwärme
AWP kWh 0 367.200 416.448
KWP kWh 250.560 61.560 0
BHKW kWh 0 0 0
Summe kWh 250.560 428.760 416.448

Strom
Stromerzeugung
Stromerzeugung BHKW kWh 0 127.736 127.736

Strombedarf
KWP kWh 50.112 12.312 0
Kühlturm kWh 3.330 6.460 6.232
Hilfsantriebe kWh 4.623 11.429 11.812
Bilanz Stromverbrauch (positiv=Überschuss ) kWh -58.065 97.535 109.692
Summe kWh 109.692 109.692 109.692

Nutzungsgrad % 87 87

Bezug von Versorger
Gas, BHKW kWh 0 395.035 395.035
Gas, Kessel kWh 0 0 0
Strom, Arbeit kWh 167.758 12.158 0

Energiepreise
Strom, Leistung *4 Euro/(kW*a)
Strom, Arbeit (mit Stromsteuer) *4 Euro/kWh

Gaspreis, Arbeit (mit Erdgassteuer) *4 Euro/kWh
Gas-Steuer Euro/kWh
Gas-Steuerermäßigung wenn Nutzungsgrad größer %
Gas-Leistungspreis *4 Euro/(kW·a)

Arbeitspreisverhältnis = (Strom,Arbeit / Gas,Arbeit)  -

Kosten
Strom, Arbeit Euro/a 20.131 1.459 0
Strom, Leistung Euro/a 313 308 0

Gas, BHKW Euro/a 0 15.801 15.801
Gas, BHKW Leistung Euro/a 0 356 356
Gas, Kessel Euro/a 0 0 0
Gas, Kessel, Leistung Euro/a 0 0 0
Summe Euro/a 20.444 17.924 16.157

Betriebsgebundene Kosten

Betriebskosten BHKW *2 Euro/kWh 0,00 0,02 0,02
Betriebsk. pro Jahr: BHKW Euro 0,00 2.347,51 2.347,51

Betriebskosten Kessel *2 (abhängig von Investitionskosten) % 2 2 2
Betriebsk. pro Jahr: Kessel Euro 0,00 0,00 0,00

Betriebskosten AKM  *2 (abhängig von Investitionskosten) % 0 1 1
Betriebsk. pro Jahr: AKM Euro 0,00 111,48 232,01

Betriebskosten KKM  *2 (abhängig von Investitionskosten) % 4 4 4
Betriebsk. pro Jahr: KKM Euro 1.070,56 545,57 0,00
Summe Euro/a 1.070,56 3.004,55 2.579,51

3,0

50
0,12

0,04

7,2

0,00
70
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Referenzsystem System 1 System 2

BILANZ

Annuitätsbestimmung
Kalkulationszins (p ) %
Betrachtungszeitraum (T ) a
Zinsfaktor (q ) -
Nutzungsdauer (TN ) a
Annuitätsfaktor (a ) -
Restwertfaktor (R ) -

Investionskostenfaktor
gilt für alle Investitionen die auch zum Heizbetrieb genutzt werden %

Kapitalgebundene Zahlungen Euro/a 5.501 8.029 8.029
Euro/MWh 27 40 40

Verbrauchsgebundene Zahlungen Euro/(a) 20.444 17.924 16.157
Euro/MWh 102 89 81

Betriebsgebundene Zahlungen Euro/(a) 1.071 3.005 2.580
Euro/MWh 5 15 13

Summe Gestehungsosten Euro/a 27.015,63 28.957,26 26.458,21

Gestehungskosten-Kälte Euro/MWh 135 144 132

Mehrkosten System gegenüber System 3 Euro 19.604 - -
Einsparung System 3 gegenüber Referenzsystem Euro/a 2.778 - -

Anlagenrendite ohne Verzinsung a 7,1 - -

Quellen:
*1 Daten: ASUE (2005)
*2 Daten: et al. Gebhardt, M. (2002)
*3 Daten: ZAE Bayern (2007)
*4 Daten: Persönliche Mitteilung von Herrn Hägele, M. (18.12.2007)

7,5
15,0

25

1,1
20,0
0,11
0,08
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A5 Abbildungen und Details der aufgebauten Versuchsanlage 
 
Bild A5.1:  Foto der Versuchsanlage am ZAE Bayern: Prototyp einer abgasbeheizte 

zwei-/ einstufigen Absorptionskälteanlage  
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Abbildung A5.3:  PID der Versuchsanlage, externes Schaltbild, externe Rauchgas- und 

Wasserkreislaufführungen 
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Abbildung A5.4:  PID der Versuchsanlage, internes Schaltbild, interne Lösungskreislauffüh-

rung 
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A6 Abbildungen und Details zum aufgebauten Hochtemperatur-
wärmetauscher 
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Ablauf starke Lösung in
den Ausgleichsbehälter
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Abbildung A6.1:  3D-CAD-Zeichnung des Hochtemperaturaustreibers mit quer angeströmten 

stehenden Siederohren [46] 

-2

4

10

16

22

28

34

40

46

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

H
öh

e 
h

/ (
cm

)

1 3 75 171513119

Rohrreihe N

R
au

ch
ga

ss
trö

m
un

g

0° 180°

90°

Lösungstemperatur Kopf

Abgastemperatur
Lösungstemperatur Sumpf

Rohrwandtemperatur in 180°

-2

4

10

16

22

28

34

40

46

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

H
öh

e 
h

/ (
cm

)

1 3 75 171513119

Rohrreihe N

R
au

ch
ga

ss
trö

m
un

g

0° 180°

90°

Lösungstemperatur Kopf

Abgastemperatur
Lösungstemperatur Sumpf

Rohrwandtemperatur in 180°

 
Abbildung A6.2:  Position der Thermoelemente zur Erfassung der Rohrwandtemperaturen 
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Tabelle A6.1:  Verteilung der Thermoelemente in den mittleren Siederohren zur Erfassung 
der Rohrwandtemperaturen 

Winkel φ  / ° Höhe h  / cm Winkel φ  / ° Höhe h  / cm Winkel φ  / ° Höhe h  / cm

0 10 - - - -
0 22 - - - -
0 28 - - - -
0 40 - - - -

90 4 90 4 90 10
90 16 90 16 90 22
90 34 90 34 90 28
90 46 90 46 90 40

180 10 - - - -
180 22 - - - -
180 28 - - - -
180 40 - - - -

270 10 270 10 270 4
270 22 270 22 270 16
270 28 270 28 270 34
270 40 270 40 270 46

Rohr 3 Rohr 9 Rohr 15
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A7 Angaben zur aufgebauten Pilotanlage an der Bodenseetherme 
in Konstanz 

Darstellung des Anlagenschaubilds mit den Messpunkten 
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Abbildung A7.1:  PID des Energiesystems der Bodenseetherme Konstanz (externes Anla-

genschaltbild) 
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Abbildungen Pilotanlage 

 
Bild A7.1:  Panoramabild: Foto des Blockheizkraftwerks, der Absorptionswärmepumpe 

und eines Heizkessels (von links betrachtet) 

 
Bild A7.2:  Panoramabild: Foto des Wärmeverteilers, des Warmwasserpufferspeichers 

und der Heizkessel (von links betrachtet) 
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Beschreibung der eingesetzten Messgeräte und Bestimmung der Messfehler 

Zur Analyse des Energiesystems und des Wärmeverhältnisses der Absorptionswär-
mepumpe sind verschiedene Temperatur- und Volumenstrommessstellen, die als 
Messgrößen bezeichnet werden, in die Wasserkreise montiert worden. Anhand der 
Datenaufzeichnung dieser Messgrößen können die umgesetzten Leistungen an den 
Anlagenkomponenten, und somit auch das Wärmeverhältnis der Absorptionswärme-
pumpe, die im Folgenden den zur berechnende Wert darstellt, ermittelt werden. Zur 
Bestimmung der umgesetzten Leistungen und des Wärmeverhältnisses müssen die 
Mittelwerte der Messgrößen innerhalb eines stationären Anlagenbetriebes betrachtet 
werden. Dabei ist zu berücksichtigen, dass die Mittelwerte der Messgrößen statisti-
schen und systematischen Messfehlern unterliegen und somit eine Fehlerfortpflan-
zung durchgeführt werden muss. 

Bei der folgenden Fehlerfortpflanzung wird der Fehler der verwendeten Stoffdaten 
grundsätzlich vernachlässigt, da dieser gegenüber den Messfehlern der durchgeführ-
ten Temperatur- und Volumenstrommessungen vernachlässigbar klein ist. 

Die Berechnung des statistischen Fehlers in dem Zeitintervall des stationären Anla-
genbetriebs erfolgt über die Bestimmung der 3-fachen Standardabweichung des Mit-
telwerts ixΔ  der entsprechenden Messgröße. Durch eine Fehlerfortpflanzung der 
Messgrößen in diesem Zeitintervall, wie in Gleichung (A7.1) durch die lineare Additi-
on6 der Einzelfehler dargestellt, wird der statistische Messfehler für die gesuchte 
Funktion hstatistiscgΔ  bestimmt. 

statistischer Fehler: 
2

1

2ΔΔ ∑
=

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂
∂

⋅=
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i i
ihstatistisc x

gxg  

systematischer Fehler: 

∑
=

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂
∂

⋅=
k

i i
ichsystematis x

gxg
1

ΔΔ  
(A7.1)

Die Messgrößen wurden mit den in Tabelle A7.1 dargestellten Messgeräten aufge-
zeichnet. In Tabelle A7.1 sind die Angaben der Messgenauigkeiten nach Hersteller-
angaben bezogen auf die Montage der Messsysteme in den Wasserkreisen angege-
ben. Eine Kalibrierung der eingesetzten Messgeräte vor deren Einbau in die Wasser-
kreise wurde nicht durchgeführt. 

                                            
6  Bei der linearen Addition von Messfehlern wird davon ausgegangen, dass diese statistisch unab-

hängig voneinander sind. 
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Tabelle A7.1:  Übersicht zu der Messgenauigkeit der eingesetzten Messgeräte 

Volumenstrommessung

Abgasleitung Wasserkreise Wasserkreis

Wärmeträger Rauchgas Wasser Wasser
Messgerät magnetisch-induktiver Durchflussmesser
Einbauart Direktkontakt Tauchhülse -
Hersteller Enderess + Hauser

Typ Promag 53P

Anschlussart bzw. Messwertaufnahme Strommessung
Messbereich 100°C - 500°C 6°C - 100°C 0 - 65 m³/h
Rohrdimensionen des externen Kreises Ø 200mm DN100; DN80; DN50 DN100; DN80; DN50
Messgenauigkeit nach Herstellerangaben Δv = ±((0,2%)*2·v Mess. +2mm/s+[(v Messbereich )*3/(20mA-4mA)]·5μA)

*1 nach DIN EN 60751
*2 gilt nur bei Fluidgeschwindigkeiten von >2 m/s
*3 entspricht dem je nach Durchflussmesser eingestellten Messbereich

Technische Daten
Temperaturmessung

Δt = ±(0,0009·t Mess. +0,03)

Pt 100 Widerstandsthermometer

TC-Messtechnik
Messwiderstand= 1/10 Klasse B*1

Mantelrohrdurchmesser= 6 mm
Widerstandsmessung in 4-Leitertechnik

 
Zur Bestimmung der Messunsicherheiten in den umgesetzten Leistungen und auch 
im Wärmeverhältnis muss der systematische Fehler chsystematisgΔ  der Messgröße, wie 
in Gleichung (A7.1) aus der quadratischen Addition7 der Einzelfehler dargestellt, er-
mittelt werden. Dieser setzt sich aus den Messgenauigkeiten des Messgerätes (vgl.  
Tabelle A7.1), den verschiedenen Fehlermöglichkeiten der Messgrößen und des Ge-
rätefehlers des Messdatenaufzeichnungssystems zusammen. Letzteres wird, wie 
bereits erwähnt, bei der Fehlerfortpflanzung aufgrund seines geringen internen 
Messfehlers vernachlässigt [1]. Bei den Fehlermöglichkeiten der einzelnen Messgrö-
ßen wird im Folgenden ein statischer und dynamischer Zeitkonstantenfehler eben-
falls als vernachlässigbar betrachtet. Grund dafür ist, dass ein stationärer Anlagen-
zustand erst ab einer Dauer von 10 Minuten als konstant angesehen wird und somit 
davon ausgegangen werden kann, dass Messschwingungen keinen Einfluss auf die 
Messungen selbst haben. 

Wie aus der Tabelle A7.1 für die Volumenstrommessung zu entnehmen ist, wird die 
Messgenauigkeit hauptsächlich durch die Messunsicherheit der Strömungsge-
schwindigkeit mit 0,2 %·vMess. beeinflusst. Den Herstellerangaben ist jedoch zu ent-
nehmen, dass die 0,2 %-ige Abweichung der aufgenommenen Messgröße der Strö-
mungsgeschwindigkeit nur bei Strömungsgeschwindigkeiten oberhalb von 2 m/s ent-
spricht. Unterhalb dieser Strömungsgeschwindigkeit kommt es zu einem Anstieg des 
Messfehlers. Da es in den für diese Arbeit ausgewählten Anlagenzuständen, auch zu 
einer Schwankung und somit Unterschreitung der Strömungsgeschwindigkeit bis auf 
0,9 m/s kommt, wird der relative Messfehler nach Herstellerangaben von 0,2 % auf 
0,4 % erhöht. Somit ergibt sich für die Volumenstrommessungen ein maximaler rela-
tiver Messfehler von 0,5 % in Bezug auf die Volumenstromanzeige. 

Typischerweise müssen bei Temperaturmessungen zusätzlich Wärmeableitfehler 
und Strahlungsverluste auch dann berücksichtigt werden, wenn die Rohrleitung, wie 
in diesem Fall, durchgängig isoliert worden ist. Diese Fehler können jedoch bei den 
Temperaturmessungen in den Wasserkreisen prinzipiell vernachlässigt werden, da 
die Eintauchtiefe bei allen Temperaturmessstellen mehr als dem 15-fachen des  
Schutzrohrdurchmessers entspricht und somit der Ableitfehler vernachlässigbar ist. 

                                            
7  Bei der quadratischen Addition von Messfehlern wird davon ausgegangen, dass diese statistisch 

abhängig voneinander sind. 
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Separat davon müssen jedoch die Rauchgastemperaturmessungen betrachtet wer-
den, auch wenn deren Eintauchtiefe in die Rohrleitung wesentlich größer ist. Diese 
koppeln direkt an das Rauchgas bei hohen Temperaturen an, wodurch sich hohe 
Ableit- und Abstrahlungsverluste einstellen. Zur Berechnung dieser Messfehler wur-
de ein Finite-Element-Modell aufgestellt, mit dem die maximalen Verluste bei der je-
weiligen Temperaturmessung abgeschätzt werden konnten. Durch die beiden sich 
überlagernden Verluste ist die gemessene Temperatur im Rauchgas, z. Bsp. am 
Hochtemperaturgeneratoreintritt bis zu 10 K geringer als die tatsächlich vorherr-
schende Temperatur. Diese Abhängigkeit des Messfehlers in der Temperaturmes-
sung skaliert jedoch mit der zu messenden Abgastemperatur. Somit stellen die 
Ableit- und Abstrahlungsverluste eine richtungsabhängige Messunsicherheit dar, die 
bei der Fehlerfortpflanzung gesondert betrachtet werden muss. 

Durch Berücksichtigung der Ableit- und Abstrahlungsverluste bei den Rauchgastem-
peraturmessungen sowie der Messgenauigkeiten der eingesetzten Messgeräte kann 
somit der systematische Fehler chsystematisgΔ  bestimmt werden, der sich als eine a-
symmetrische Abweichung von der mittleren Messgröße darstellt. 

Daran anschließend ist der Gesamtfehler (Fehlerbalken) für die entsprechende Funk-
tion nach Gleichung (A7.2) zu berechnen. Der Fehlerbalken ist ebenfalls asymmet-
risch, da dieser durch den systematischen Fehler beeinflusst wird. 

chsystematishstatistiscges ggg ΔΔΔ +=  (A7.2)
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Details zur Wirtschaftlichkeitsberechnung 

Tabelle A7.2:  Wirtschaftlichkeitsberechnung der Bodenseetherme Konstanz 
Referenzsystem System 1 System 2

Stromnetz+Heizkessel BHKW+KWP BHKW+AWP
Auslegungsdaten

BHKW
elektrische Leistung kW 246 344
thermische Leistung kW 350 509
Erdgas Leistung kW 687 969

Gesamtwirkungsgrad *1←System1 - 0,87 0,88
Stromausbeute *1←System1 - 0,36 0,36
Wärmeausbeute  *1←System1 - 0,51 0,53
Motor-BHKW Leistungsverhältnis ψ - k. A. 0,54
nutzbares Wärmeverhältnis Rauchgas von 450°C bis 200°C - k. A. 0,65

Kosten, spezif. *1←System1 Euro/kW 709 700

Absorptionswärmepumpe

COP  Wärmepumpe - 2,04

Q 0  (Kälteleistung) kW 357
Q ab  (Abwärme) kW 700
Q zu  (Antriebswärme) kW 343

Kosten, spezif. *3 SE-AKM=0,7*DE-AKM; DE/SE-AKM=1,25*DE/SE-AKM Euro/kW 420

Kompressionswärmepumpe
eta KWP 4

Q 0  (Kälteleistung) kW 357
Q ab  (Abwärmeleistung) kW 446
Q zu  (elektrische Leistung) kW 89

Kosten, spezif. *2 Euro/kW 171

Gaskessel
eta therm. - 0,9 0,9 0,9

Q Heiz  (Heizleistung) kW 2387 1591 1595

Kosten, spezif. *3 Euro/kW 32 38 32

Investitionkosten
1. BHKW Euro 0 174.372 240.800
2. AWP Euro 0 0 149.940
3. KWP Euro 0 61.067 0
4. Gaskessel Euro 77.214 59.782 59.883
5. MSR-Technik *3 .=0,1*1.+2.+3.+4. Euro 7.721 29.522 45.062
6. Installation, Rohrleitungen *3 6.=0,25*4.+0,5*2.+3.+0,2*1. Euro 19.304 80.354 138.101
Summe Euro 104.239 405.098 633.786

Verbrauchsgebundene Kosten

Hilfsantriebe
Kaltwasserleistung kW 0 357 357
Druckverlust Rohrleitung bar 3 3 3
ΔT  (6°C-12°C) K 17 17 17
Volumenstrom l/s 0 5 5
el. Pumpen Leistung kW 0 2 2

Kühlwasserleistung (Rückkkühlleistung AKM / KKM) kW 0 446 700
Druckverlust Rohrleitung bar 3 3 3
ΔT  (27°C-35°C) K 10 10 10
Volumenstrom l/s 0 11 17
el. Pumpen Leistung kW 0 3 5

Warmwasserleistung (BHKW & Kessel) kW 2387 1941 1687
Druckverlust Rohrleitung bar 3 3 3
ΔT  (80°C-90°C) BHKW & Kessel K 10 10 10
Volumenstrom l/s 57 46 40
el. Pumpen Leistung kW 17 14 12

interne el. Leistung AWP =0,1*Q ab,AWP  *3 kW 7

Summe kW 17,1 18,6 25,6  
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Referenzsystem System 1 System 2
Stromnetz+Heizkessel BHKW+KWP BHKW+AWP

Systemwert
Volllastbetriebsstunden Wärmeerzeugung h/a 4115 4115

Wärmeerzeugung
AWP kWh 0 0 2.880.500
KWP kWh 0 1.836.319 0
BHKW kWh 0 1.440.250 378.580
Kessel kWh 6.671.725 3.395.156 3.412.645
Summe kWh 6.671.725 6.671.725 6.671.725

Kälteerzeugung
AWP kWh 0 0 1.469.055
KWP kWh 0 1.469.055 0
Summe kWh 0 1.469.055 1.469.055

Abwärme
AWP kWh 0 0 2.880.500
KWP kWh 0 1.836.319 0
BHKW kWh 0 0 0
Summe kWh 0 1.836.319 2.880.500

Entstehende Abwasserkosten (Oberflächenwasser)
Oberflächen- bzw. Thermalwasser in Kanalisation m³/a 74.070 0
(Einsparung durch Kälteerzeugung und somit Einleitung in Bodensee)

Strom
Stromerzeugung
Stromerzeugung BHKW kWh 0 1.012.167 1.415.560

Strombedarf
KWP kWh 0 367.264 0
Kühlturm kWh 0 32.837 57.220
Hilfsantriebe kWh 70.171 76.343 105.148
Bilanz Stromverbrauch (positiv=Überschuss ) kWh -70.171 535.723 1.253.191
Summe kWh 1.253.191 1.253.191 1.253.191

Bezug von Versorger
Gas, BHKW kWh 0 2.827.888 3.987.435
Gas, Kessel kWh 7413027,381 3.772.395 3.791.827
Strom, Arbeit kWh 1.323.362 717.468 0

Energiepreise
Strom, Leistung *4 Euro/(kW*a)
Strom, Arbeit (mit Stromsteuer) *4 Euro/kWh

Gaspreis, Arbeit (mit Erdgassteuer) *4 Euro/kWh
Gas-Steuer Euro/kWh
Gas-Steuerermäßigung wenn Nutzungsgrad größer %
Gas-Leistungspreis *4 Euro/(kW*a)

Arbeitspreisverhältnis = (Strom,Arbeit / Gas,Arbeit)  -

spez. Kosten Abwasser in Kanalisation*4 Euro/m³

Kosten
Strom, Arbeit Euro/a 158.803 86.096 0
Strom, Leistung Euro/a 0 4.463 0

Gas, BHKW Euro/a 0 97.562 137.567
Gas, BHKW Leistung Euro/a 0 4.948 6.977
Gas, Kessel Euro/a 296.521 150.896 151.673
Gas, Kessel, Leistung Euro/a 17.189 11.456 11.486

Abwasserkosten Euro 114.808,50 0

Summe Euro/a 587.322 355.420 307.703

Betriebsgebundene Kosten

Betriebskosten BHKW *2 Euro/kWh 0,00 0,01 0,01
Betriebsk. pro Jahr: BHKW Euro 0,00 13.077,61 16.754,81

Betriebskosten Kessel *2 (abhängig von Investitionskosten) % 2 2 2
Betriebsk. pro Jahr: Kessel Euro 1.544,29 1.195,65 1.197,66

Betriebskosten AKM  *2 (abhängig von Investitionskosten) % 0 1 1
Betriebsk. pro Jahr: AKM Euro 0,00 0,00 1.499,40

Betriebskosten KKM  *2 (abhängig von Investitionskosten) % 4 4 4
Betriebsk. pro Jahr: KKM Euro 0,00 2.442,70 0,00

Summe Euro/a 1.544,29 16.715,96 19.451,87

3,0

50
0,12

0,04

7,2

0,01
70

1,55
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Referenzsystem System 1 System 2
Stromnetz+Heizkessel BHKW+KWP BHKW+AWP

BILANZ

Annuitätsbestimmung
Kalkulationszins (p ) %
Betrachtungszeitraum (T ) a
Zinsfaktor (q ) -
Nutzungsdauer (TN ) a
Annuitätsfaktor (a ) -
Restwertfaktor (R ) -

Kapitalgebundene Zahlungen Euro/a 11.809 45.892 71.800
Euro/MWh 1,8 6,9 10,8

Verbrauchsgebundene Zahlungen Euro/(a) 587.322 355.420 307.703
Euro/MWh 88 53 46

Betriebsgebundene Zahlungen Euro/(a) 1.544 16.716 19.452
Euro/MWh 0,2 2,5 2,9

Summe Gestehungsosten Euro/a 600.675,12 418.028,76 398.954,55

Gestehungskosten-Heizwärme Euro/MWh 90 63 60

Mehrkosten System gegenüber System 3 Euro 300.859 529.547
Einsparung System 3 gegenüber Referenzsystem Euro/a 216.730 261.711

Amortisationszeit ohne Verzinsung a 1,4 2,0

Quellen:
*1 Daten: ASUE (2005)
*2 Daten: et al. Gebhardt, M. (2002)
*3 Daten: ZAE Bayern (2007)
*4 Daten: Persönliche Mitteilung von Herrn Hägele, M. (18.12.2007)

1,1
20,0
0,11
0,08

7,5
15,0

 
 

 

 

 


