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enthaltenen Beispielen die üblichen Laborübungen auswerten. Später bei der Diplomarbeit und in der Praxis sind sie in der
Lage, Prozesse zu berechnen und zu optimieren.

Der Stoffumfang entspricht den einführenden Kursen in technischer Thermodynamik an Universitäten und Fachhoch-
schulen für Maschinenbau- und Verfahrensingenieure. Die wichtigen Gebiete der Stoff- und Wärmeübertragung sowie der
Fluidmechanik wurden hier nicht behandelt, da diese in spezielle Fachbücher gehören (beispielsweise: P. von Böckh:
"Wärmeübertragung" und "Fluidmechanik", Springer-Verlag).

Im Internet sind unter www.waermeuebertragung-online.de folgende Unterlagen abrufbar:
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Liste verwendeter Symbole

Symbol Bezeichnung Einheit

A Querschnittfläche m2

a Schallgeschwindigkeit m/s
B Anergie J
b spezifische Anergie J/kg
c Geschwindigkeit m/s
cp spezifische isobare Wärmekapazität J/(kg K)

pc mittlere spezifische isobare Wärmekapazität J/(kg K)
cv spezifische isochore Wärmekapazität J/(kg K)

vc mittlere spezifische isochore Wärmekapazität J/(kg K)
d, D Durchmesser m
E Energie J
e spezifische Energie J/kg
Ex Exergie J
ex spezifische Exergie J/kg
F Kraft N
f spezifische freie innere Energie (Helmholtz-Energie) J/kg
g Erdbeschleunigung m/s2

g spezifische freie Enthalpie (Gibbs-Enthalpie) J/kg
H Enthalpie J
h spezifische Enthalpie J/kg
hu spezifischer Heizwert (auf die Brennstoffmasse bezogen) J/kg
ho spezifischer Brennwert (auf die Brennstoffmasse bezogen) J/kg
I Impuls kg m/s
J Dissipationsenergie J
j spezifische Dissipationsenergie J/kg
L Luftmenge der Verbrennung pro kmol Brenngas kmol/kmol
Lmin Mindestluftmenge pro kmol Brenngas kmol/kmol
l Luftmasse der Verbrennung pro kg Brennstoff kg/kg
lmin Mindestluftmasse pro kg Brennstoff kg/kg
M Molmasse kg/kmol
Md Drehmoment Nm
m Masse kg
m Massenstrom kg/s
m* auf die Brennstoffmasse bezogene Verbrennungsgasmasse kg/kg
NA Avogadro-Konstante 1/kmol
n Stoffmenge (Anzahl Mole) –
n Polytropenexponent –
na Arbeitsfrequenz 1/s
nd Drehzahl 1/s
Omin Mindestsauerstoffmenge pro kmol Brenngas kmol/kmol
omin Mindestsauerstoffmasse pro kg Brennstoff kg/kg
P Arbeitsleistung W
Pi indizierte Leistung W
Pv mechanische Verlustleistung W
Peff effektive Leistung W
p Druck Pa
q spezifische Wärme J/kg
Q Wärme J
Q Wärmestrom W
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R spezifische Gaskonstante J/(kg K)
Rm universelle (molare) Gaskonstante J/(kmol K)
ri Raum-, Volumenanteil der Komponente i –
S Entropie J/K
S zeitliche Änderung der Entropie, Entropiestrom W/K
s spezifische Entropie J/(kg K)
T thermodynamische Temperatur (Absoluttemperatur) K
t Zeit s
U innere Energie J
u spezifische innere Energie J/kg
V Volumen m3

V Volumenstrom m3/s
v spezifisches Volumen m3/kg
W12 Arbeit J
Weff 12 effektive Arbeit J
Wi12 indizierte Arbeit J
WN12 Nutzarbeit J
Wp12 Druckänderungsarbeit J
WV12 Volumenänderungsarbeit J
w12 spezifische Arbeit J/kg
x absolute Luftfeuchtigkeit (kg Wasser pro kg trockene Luft) –
x Dampfmassenanteil, Dampfgehalt, Massenateil –
xi Massenanteil der Komponente i –
y Molanteil –
yi Molanteil der Komponente i –
z Realgasfaktor –
z geodätische Höhe, Weg m

β isobarer Volumenausdehnungskoeffizient 1/K
∆hv spezifische Verdampfungsenthalpie J/kg
∆hs spezifische Schmelzenthalpie J/kg
ε Leistungszahl, Leistungsziffer, Arbeitszahl –
ε Kompressionsverhältnis V1/V2 –
δ unvollständiges Differential der Prozessgrößen –
η Wirkungsgrad –
ηC Carnot-Wirkungsgrad –
ηeff effektiver Wirkungsgrad –
ηi isentroper Wirkungsgrad –
ηm mechanischer Wirkungsgrad, indizierter Wirkungsgrad –
ηth thermischer Wirkungsgrad –
ϑ Celsius-Temperatur oC
κ Isentropenexponent des idealen Gases –
κ0 isothermer Kompressibilitätskoeffizient 1/Pa
λ Luftverhältnis –
ψ Druckverhältnis (Ottoprozess) p3/p2 –
π Druckverhältnis p2/p1 –
ρ Dichte kg/m3

ϕ relative Luftfeuchtigkeit –
ϕ Einspritzverhältnis (Dieselprozess) V3/V2 –
ω Winkelgeschwindigkeit 1/s
τ Temperaturverhältnis T2/T1 –

Tiefgestellte Indizes:

AK Abhitzekessel
a Austritt
ad adiabat
ab Abfuhr, z. B. Qab abgeführte Wärme
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Br Brennstoff, Verbrennung
C Carnot
D Wasserdampf
E Eis
e Eintritt
el elektrisch
F Flüssigkeit, flüssiges Wasser
G Gas
i i-te Komponente
id ideal
irr irreversibel
KM Kältemaschine
KP Kreisprozess
KR Kontrollraum
k kalt
kin kinetische Energie
kr kritischer Punkt
L Luft (trocken)
m molar, auf die Molmasse bezogen
mix Größe der Mischung
P Pumpe
pot potentielle Energie
R Rauchgas, Abgas, Verbrennungsgas
Rt trockenes Rauchgas, Abgas, Verbrennungsgas
r dimensionslose reduzierte Größe
rev reversibel
s isentrop, Sättigungszustand
T isotherm
T Turbine
t trocken bei Rauchgas
th thermisch
U Umgebungszustand
V Verdichter
v isochor
WP Wärmepumpe
w warm
zu Zufuhr, z. B. Qzu zugeführte Wärme
0 Bezugszustand, Referenzzustand, Normzustand
1 + x auf die Masse der trockenen Luft bezogene Zustandsgröße
1, 2, 3, ... Zustandspunkt oder Komponente bei Gasgemischen
12, 23, ... Zustandsänderung von 1 nach 2 bzw. 2 nach 3 beim Prozess

Hochgestellte Indizes

* auf die Masse bzw. Stoffmenge des Brenstoffes bezogene Verbrennungsgasmasse bzw. -stoffmenge
' gesättigte (siedende) Flüssigkeit
'' gesättigter, trockener Dampf
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1 Einleitung und Definitionen

1.1 Womit beschäftigt sich die Thermodynamik?

Das Wort Thermodynamik setzt sich aus den griechischen Begriffen therme (Wärme) und dynamis (Kraft) zusammen.
Thermodynamik ist ein Teilgebiet der Wärmelehre und befasst sich mit der Umwandlung verschiedener Energieformen,
bei der die Energieform Wärme (heat) eingeschlossen ist.

Die Energieform Wärme wird praktisch in allen Bereichen der Technik und des alltäglichen Lebens benötigt. Die chemi-
sche Energie von Brennstoffen kann in Wärme umgewandelt und direkt zum Heizen (Heizkessel, Herde, Öfen etc.) oder
zur Erzeugung mechanischer Arbeit (Verbrennungsmotoren, Gas- und Dampfturbinen) verwendet werden. Andere Ener-
gien kann man ebenfalls in Wärme umwandeln, wie z. B. die elektrische Energie in einer Kochplatte oder die kinetische
Energie eines Fahrzeugs in der Bremse. Thermodynamik ist die umfassende Lehre der Energieumwandlungen. Sie wird in
statistische und in klassische oder technische Thermodynamik eingeteilt.

Die statistische Thermodynamik hat ihren Ursprung in der kinetischen Gastheorie, in der die Gesetze der Mechanik und
Quantenmechanik auf Atome und Moleküle angewendet werden. Mit Hilfe der Statistik bestimmt man die makroskopi-
schen Eigenschaften eines aus sehr vielen Teilchen bestehenden Systems.

Dieses Lehrbuch beschränkt sich auf die für die Ingenieurpraxis wichtige technische Thermodynamik, die sich aus-
schließlich mit makroskopischen Größen und Eigenschaften der Stoffe und Stoffsysteme befasst.

Die Thermodynamik hat vier Hauptsätze, wobei lediglich der erste und zweite für die Praxis von Bedeutung sind. Der
erste Hauptsatz (first law of thermodynamics) formuliert die Energieerhaltung. Er ist in der gesamten Physik uneinge-
schränkt gültig. Er verbietet die Maschine, die fortwährend mehr Arbeit leistet als sie Energie aufnimmt: das so genannte
Perpetuum mobile erster Art.

Der zweite Hauptsatz (second law of thermodynamics) macht Aussagen über die möglichen Richtungen der Energieum-
wandlungen. Er verbietet Vorgänge, die mit Beobachtungen in der Natur nicht im Einklang sind. Dazu gehören Maschinen,
die periodisch Arbeit abgeben und dabei nur von einer Wärmequelle Energie beziehen: das so genannte Perpetuum mobile
zweiter Art.

Ingenieure verwenden die Gesetze der Thermodynamik und anderer technischer Wissenschaften (Strömungsmechanik,
Mechanik, Werkstoffwissenschaften etc.), um ihre Produkte nach folgenden Grundsätzen zu optimieren:

• Erhöhung des Wirkungsgrades von Energieumwandlungsanlagen
• sparsamerer Einsatz nicht erneuerbarer Ressourcen (Energieträger, Materialien)
• Reduktion der Umweltbelastungen
• Reduktion der totalen Kosten.

Tabelle 1.1: Anwendungsgebiete der technischen Thermodynamik [1.1]

• Verbrennungsmotoren • combustion engines
• Gas- und Dampfturbinen • gas and steam turbines
• Kompressoren, Pumpen • compressors, pumps
• fossile und nukleare Kraftwerke • fossil and nuclear fueled power stations
• Antriebssysteme für Flugzeuge und Raketen • propulsion systems for aircrafts and rockets
• Verbrennungssysteme • combustion systems
• kryogene Systeme • cryogenic systems
• Gastrennung, Gasverflüssigung • gas separation and liquefaction
• Heizungs-, Lüftungs- und Klimaanlagen • heating, ventilating and air conditioning systems
• Kälteanlagen • refrigeration systems
• Wärmepumpen • heat pumps
• alternative Energiesysteme • alternative energy systems
• Brennstoffzellen • fuel cells
• Solarenergie-Anlagen • solar-energy plants
• geothermische Systeme • geothermal systems
• Wellen- und Gezeiten-Kraftwerke • wave and tidal power generation
• Windenergie • wind power
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1.2 Thermodynamisches System

1.2.1 Systeme

Bei jeder technischen Analyse ist die klare Identifikation des zu untersuchenden Gegenstandes ein wichtiger Schritt. In der
Mechanik ist bei der Behandlung des Gleichgewichts oder der Bewegung eines starren Körpers der erste Schritt das Frei-
machen des Körpers, was bedeutet, ihn von der Umgebung zu isolieren. Bindungen werden durch die wirkenden Kräfte
und Momente ersetzt und anschließend die Gleichgewichtsbedingungen und der Impulssatz angewendet.

In der Thermodynamik wird anstelle des frei gemachten Körpers der Begriff des Systems (system) verwendet. Das Sys-
tem wird durch eine geschlossene Fläche, die Systemgrenze (system boundary), definiert. Alles, was außerhalb der System-
grenze liegt, gehört zur Umgebung (surroundings), die aus einem oder mehreren Systemen bestehen kann. Ist das System
festgelegt, wird untersucht, welche Wechselwirkungen zwischen ihm und der Umgebung auftreten. Diese Wechsel-
wirkungen sind der Transfer verschiedener Energieformen und Massen über die Systemgrenze.

Das System kann etwas Einfaches wie die Masse eines Stoffs, die in einem Raum eingeschlossen ist oder etwas Komple-
xes wie ein Dampfkraftwerk sein. Bild 1.1 zeigt Beispiele von Systemen.

Wärme

elektrischer Strom =erzeu-
ger

Dampf-
Brenn-

Asche

Luft

stoff Heiz-
kessel

Systemgrenzen

Abgas

GeneratorTurbine

Kraftwerk
Kondensator

Fluss

elektrische Leistung

Grenze der Turbine

Umgebung

Bild 1.1: Beispiele von Systemen

Im linken Bild befindet sich Gas in einem Zylinder, der mit einem Kolben abgeschlossen ist. Durch Verschieben des
Kolbens verändert sich die Systemgrenze, sie ist also nicht ortsfest. Über den Kolben kann mechanische Arbeit in das
System transferiert und durch Kühlwasser Wärme aus dem Zylinder abgeführt werden. Solange die Ventile geschlossen
sind (vorausgesetzt, sie und die Kolbenringe sind absolut dicht), kann keine Masse über die Systemgrenze transferiert
werden.

Beim Kraftwerk (rechtes Bild) werden über die Systemgrenze Stoffströme (Brennstoff, Verbrennungsluft, Asche, Abgas
und Kühlwasser) und elektrische Leistung über die Systemgrenze transferiert. In diesem komplexen System kann man
Teilsysteme wie z. B. die Turbine, den Heizkessel und Dampferzeuger definieren, um sie dann getrennt voneinander zu
analysieren. Die Umgebung ist ebenfalls in mehrere Teilsysteme, z. B. Atmosphäre, Flusswasser etc. aufteilbar.

1.2.2 Eigenschaften der Systeme

In der Thermodynamik werden die Systeme anhand der Durchlässigkeit ihrer Gren-zen für Massen- und Energietransfer
unterschieden.

Systeme, über deren Grenzen kein Massentransfer stattfindet, werden geschlossene Systeme (closed systems) genannt.
Das System enthält stets einen Stoff der gleichen Masse, die Systemgrenze kann sich jedoch räumlich verändern. Ein in
Bild 1.1 gezeigter, von einem Kolben abgeschlossener Zylinder ist ein Beispiel für ein geschlossenes System. Vorausset-
zung dafür sind ein ideal dichtender Kolben und ideal dichtende Ventile.

Ein System nennt man offen, wenn Massen die Systemgrenze passieren können. Ein Beispiel dafür ist das Kraftwerk in
Bild 1.1. Die Massen werden dort über die Systemgrenzen als Massenströme (Luft-, Brennstoff-, Abgas-, Kühlwasser-
massenstrom) transferiert. Für ein offenes System verwendet man den von Prandtl geschaffenen Begriff Kontrollraum
(control volume).

Systeme, über deren Grenzen überhaupt keine Wärme transferiert werden kann, heißen adiabate Systeme. Weniger
gebräuchlich ist der Ausdruck diabat für Systeme mit Wärmetransfer über die Systemgrenze.

Ein System, bei dem keine mechanische Arbeit die Systemgrenze passieren kann, heißt arbeitsdicht oder isoliert.
Systeme, bei denen weder Massen noch Wärme noch mechanische Arbeit die Systemgrenze passieren können, nennt

man abgeschlossen (isolated).
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Bild 1.2: Eigenschaften der Systeme

Welche Energieform von oder zu einem System transferiert wird, ist von der gewählten Systemgrenze abhängig. Das
Beispiel des Dampfkraftwerks in Bild 1.1 zeigt es anschaulich: Das Gesamtsystem Kraftwerk erhält aus der Umgebung die
Massenströme von Brennstoff, Luft und Kühlwasser und gibt an die Umgebung Verbrennungsgas, erwärmtes Kühlwasser
und elektrische Energie ab. Das System Heizkessel erhält aus der Umgebung den Luft- und Brennstoffmassenstrom, liefert
an die Umgebung den Abgasmassenstrom und transferiert zu dem Dampferzeuger Wärme, die bei der Verbrennung des
Brennstoffs entstanden ist. Das System Turbine erhält vom Dampferzeuger Dampf hohen Druckes und liefert an den Kon-
densator entspannten Dampf sowie mechanische Leistung an den Generator.

Beim vom Kolben abgeschlossenen Zylinder in Bild 1.1 können zum oder vom System „Gas“ über die Zylinderwand die
Energieform Wärme und über den Kolben Energie in Form von Arbeit transferiert werden.

Zur Charakterisierung der Systeme sind weitere Merkmale notwendig. Ein System ist homogen (homogeneous), wenn
seine chemische Zusammensetzung und die physikalischen Eigenschaften innerhalb der Systemgrenzen überall gleich
sind. Homogene Bereiche eines Systems heißen Phasen (phases). Homogenität in der physikalischen Struktur setzt voraus,
dass sich die Materie vollständig in fester (solid), flüssiger (liquid) oder gasförmiger (gasous) Phase befinden muss. Bei-
spiele für homogene Systeme sind reine Stoffe, Gasmischungen konstanter Zusammensetzung (z. B. Umgebungsluft, be-
stehend aus Sauerstoff, Stickstoff und Restgasen) oder aus zwei vollständig mischbaren Flüssigkeiten wie Alkohol und
Wasser. Ein heterogenes (heterogeneous) System besteht demgegenüber aus mehr als einer Phase oder Stoffen, die zwar die
gleiche Phase haben, aber nicht mischbar sind. Die einzelnen Phasen sind durch Phasengrenzen (phase boundaries) ge-
trennt, über denen sich einzelne Zustandsgrößen sprunghaft ändern. Beispiele für heterogene Stoffe sind Wasser und Was-
serdampf, nicht mischbare Flüssigkeiten wie Wasser und Öl und Feststoffe unterschiedlicher Zusammensetzung wie z. B.
Granit.

Durch die richtige, problemangepasste Wahl der Systemgrenzen kann die thermodynamische Analyse vereinfacht wer-
den, was die im Buch behandelten Beispiele ausführlich demonstrieren.

1.3 Thermodynamische Prozess- und Zustandsgrößen

1.3.1 Prozess- und Zustandsgrößen

Die Gesamtheit der messbaren physikalischen Eigenschaften beschreibt den Zustand (state) eines Systems. Hierzu benötigt
man in der klassischen Thermodynamik folgende, makroskopisch erfassbare Größen: Masse, Volumen, Temperatur,
Druck, Energie und Zusammensetzung. Sie werden Zustandsgrößen genannt. Deren Definition und Beschreibung folgen
ausführlich in Kapitel 2.

Zur Analyse der Systeme gehören weiter die Transfergrößen, die über die Systemgrenze transferiert werden können:
Masse, Wärme und Arbeit. Sie sind die Prozessgrößen. Der Unterschied zwischen Zustands- und Prozessgrößen wird in
Abschnitt 1.3.2 beschrieben.

Die Thermodynamik unterscheidet zwei Arten von Zustandgrößen: extensive und intensive. Man spricht von einer exten-
siven Zustandsgröße, wenn sich ihr Wert für das Gesamtsystem als Summe der Werte einzelner Teilsysteme ergibt. Eine
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extensive Zustandsgröße ist abhängig von der Ausdehnung und damit von der Masse des Systems. Beispiele sind: Masse,
Volumen und Energie. Intensive Zustandsgrößen sind unabhängig von der Größe des Systems. Dazu gehören Druck
(pressure) und Temperatur (temperature) und spezifische Größen, die sich mit Division durch die Systemmasse m aus
extensiven Zustandsgrößen gewinnen lassen wie beispielsweise das spezifische Volumen v (specific volume):

m
Vv = (1.1)

1.3.2 Prozess, Zustandsänderung, Gleichgewicht

Die Zustandsänderung eines Systems als Folge von Wechselwirkungen mit der Umgebung nennt man Prozess (process). Er
definiert die Wechselwirkungen zwischen System und Umgebung, welche die Zustandsänderung bewirken. Unter Zu-
standsänderung (change of state) versteht man die Reihenfolge der Zustände, die das System beim Prozess durchläuft. Sie
gibt an, wie sich die Zustandsgrößen in einem Prozess verändern. Der Prozess beschreibt, durch welche Wechselwirkungen
die Zustandsänderung hervorgerufen wird. Eine bestimmte Zustandsänderung kann durch unterschiedliche Prozesse erfol-
gen. Der Druck und die Temperatur eines geschlossenen Systems können beispielsweise durch Zufuhr von nur Wärme oder
nur Arbeit oder eine Kombination dieser beiden Prozessgrößen geändert werden. Die Werte der transferierten Energien
(Wärme und Arbeit) sind Prozessgrößen, die vom Prozess selbst abhängig sind.

Ein Prozess heißt stationär (steady state), wenn Zustands- und Prozessgrößen keine zeitlichen Änderungen erfahren.
Man spricht von einem Kreisprozess (thermodynamic cycle), wenn stets die gleichen Prozess-Sequenzen durchlaufen

werden, die beim selben Zustand beginnen und enden.
Mit den Begriffen Prozess und Zustandsänderung ist die Zustandsgröße präziser zu definieren:

Eine Größe ist dann und nur dann eine Zustandsgröße, wenn die Änderung ihres Wertes zwischen zwei Zuständen von
der Art des Prozesses unabhängig ist.

Anders ausgedrückt: Die Änderung einer Zustandsgröße ist nur vom Anfangs- und Endzustand abhängig und nicht
davon, wie der Prozess durchgeführt wurde. Der Ablauf des Prozesses wird Prozessweg oder einfach nur Weg genannt.
Prozessgrößen wie z. B. zugeführte Wärme oder Arbeit hängen vom Weg, d. h. von der Art des Prozesses ab.

Zwei weitere, in engem Zusammenhang mit Zustandsänderungen stehende Begriffe sind:

• Gleichgewicht (equilibrium)

• quasistatische Zustandsänderung (quasi-equilibrium change of state).

Die klassische Thermodynamik befasst sich primär mit Gleichgewichtszuständen und Zustandsänderungen von einem
Gleichgewichtszustand zu einem anderen. Bei Prozessen entstehen als Folge von Wechselwirkungen mit der Umgebung im
Systeminneren zwangsläufig Ungleichgewichtszustände. Die Frage ist, wie weit Ungleichgewichtszustände durch Gleich-
gewichtszustände approximiert werden dürfen bzw. wie rasch sich Ungleichgewichte während des zeitlichen Verlaufs einer
Zustandsänderung ausgleichen. In einem Verbrennungsmotor z. B. laufen in den Zylindern sehr schnelle Vorgänge ab, die
nicht als Folge von Gleichgewichtszuständen beschrieben werden können. Eine thermodynamische Analyse des Motors
kann mit den Gleichgewichtszuständen an den Systemgrenzen erfolgen. Die Mittelwerte der Massenströme, Drücke und
Temperaturen der Luft, des Brennstoffs, des Abgases und des Kühlwassers sowie des Drehmoments genügen, um den Mo-
tor zu analysieren und den thermischen Wirkungsgrad bestimmen zu können.

Vollständiges thermodynamisches Gleichgewicht bedeutet neben mechanischem Gleichgewicht das thermische und che-
mische Gleichgewicht sowie das Phasengleichgewicht. Wird ein System von seiner Umgebung isoliert und keinerlei Zu-
standsänderungen sind feststellbar, befindet sich das System im vollständigen thermodynamischen Gleichgewicht.

Ist ein System sich selbst überlassen, gleichen sich Ungleichgewichte der Zustandsgrößen durch natürliche Ausgleichs-
vorgänge aus. Dies gilt bei Gasen und Flüssigkeiten hinsichtlich Temperatur und Konzentration. Im Gleichgewichtszustand
hat das System überall die gleiche Temperatur. Beim Druck gilt, dass dessen Änderung nur dem Druckverlauf entspricht,
der durch Gravitation hervorgerufen wird.

Analog zur Mechanik spricht man in der Thermodynamik von quasistatischen Zustandsänderungen (quasistatic or quasi-
equilibrium change of state). Dabei geht man von der Vorstellung aus, dass ein System, ausgehend von einem Gleichge-
wichtszustand, eine Folge von Zwischenzuständen durchläuft, die sich nur infinitesimal von Gleichgewichtszuständen un-
terscheiden. Alle Zwischenzustände werden als Gleichgewichtszustände betrachtet.
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1  Anfangszustand, im Gleichgewicht

quasistatische Zustandsänderung

nicht statische Zustandsänderung

2  Endzustand, im Gleichgewicht       

Bild 1.3: Quasistatische und nicht statische Zustandsänderung im Zustandsdiagramm

Die Idealisierung einer realen Zustandsänderung durch eine quasistatische vereinfacht thermodynamische Betrachtungen
und ermöglicht so deren Berechnung. Diese Idealisierung hat sich in der Praxis für die Behandlung thermodynamischer
Probleme bewährt. Bei der Auslegung von Schaufelkanälen in Dampfturbinen werden beispielsweise am Ein- und Austritt
Gleichgewichtszustände angenommen.

Nicht statische Betrachtungen sind z. B. bei der Erfassung von Verbrennungsvorgängen in Kolbenmotoren oder Brenn-
kammern von Gasturbinen, Triebwerken oder Heizkesseln erforderlich. Solche Vorgänge sind nur mit Methoden der Nicht-
gleichgewichts-Thermodynamik behandelbar, auf die hier jedoch nicht eingegangen wird.

Nicht statische Zustandsänderungen, die von einem Gleichgewichtszustand ausgehen und in einem solchen enden, sind
analysierbar.

1.4 Spezielle Zustandsänderungen

Die speziellen Zustandsänderungen, bei denen eine der thermischen Zustandsgrößen konstant bleibt, haben folgende
eigene Namen:

Isotherme Zustandsänderung: Die Temperatur bleibt konstant.

T = konst.     dT = 0

Isobare Zustandsänderung: Der Druck bleibt konstant.

p = konst.     dp = 0

Isochore Zustandsänderung: Das spezifische Volumen bleibt konstant.

v = konst.     dv = 0

Zustandsänderungen, bei denen das Volumen konstant bleibt, sind nicht zwangsläufig isochor. Beispiel: Eine Gasflasche
entleert sich. Das Volumen der Flasche ist konstant, aber das spezifische Volumen ändert sich.

Sind zwei der thermischen Zustandsgrößen konstant, ist die dritte Zustandsgröße ebenfalls konstant, d. h., es findet
keine Zustandsänderung statt.

In Diagrammen heißen die Linien konstanter Temperatur Isothermen, die konstanten Druckes Isobaren und die konstan-
ten Volumens Isochoren.

1.5 Methodik der thermodynamischen Prozessanalyse

Bei thermodynamischen Prozessen können die Energieumwandlungen meist direkt oder indirekt mit den folgenden drei
Grundgesetzen beschrieben werden:

Massenerhaltungssatz (conservation of mass principle)

Energieerhaltungssatz, (conservation of energy principle,
erster Hauptsatz der Thermodynamik first law of thermodynamics)

zweiter Hauptsatz der Thermodynamik (second law of thermodynamics)
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Diese Gesetzmäßigkeiten werden Bilanzgleichungen genannt. Mit ihnen kann der Umfang der Energieumwandlungen
und deren Richtung analysiert und berechnet werden. Zur Berücksichtigung der Kinetik der Umwandlungen benötigt man
weitere folgende Gesetze:

Zweites Newton’sches Gesetz (Newton’s second law of motion)

Impulssatz (momentum equation)

Drallsatz (bei Strömungsmaschinen) (moment of momentum equation)

Fourier’sches Wärmeleitungsgesetz (Fourier’s law of heat conduction)

Gesetze der Wärmeübertragung (laws of heat transfer)

Fick’sches Diffusionsgesetz (Fick’s law of mass diffusion)
Die so genannten kinetischen Kopplungen geben an, wie viel einer Energieform auf Grund vorhandener physikalischer

Randbedingungnen transferiert werden kann. Damit wird z. B. angegeben, wie viel Wärme von einem strömenden Fluid bei
einer bestimmten Temperaturdifferenz an eine Wand abgegeben werden kann.

Für den Ingenieur in der Praxis geht es neben der Beherrschung der Grundlagen auch um die Frage der Methodik (me-
thodology), wie diese Grundlagen und insbesondere die oben genannten Grundgesetze bei konkreten Problemstellungen
angewendet werden. Wichtig ist, dass man sich eine systematische Arbeitsweise aneignet. Diese besteht im Wesentlichen
stets aus den nachfolgend angegebenen sechs Schritten, die sich bei der praktischen Arbeit bewährt haben und deshalb sehr
empfohlen werden.

1. Was ist gegeben?
Lesen Sie das gestellte Problem sorgfältig durch und versuchen Sie, es mit eigenen Worten zu beschreiben. Analysieren

Sie, was über die Problemstellung bekannt ist. Notieren Sie alle Größen, die direkt oder indirekt gegeben oder für die
weiteren Überlegungen erforderlich sind.

2. Was wird gesucht?
Unter der Berücksichtigung von Schritt 1 überlegen Sie, welche Größen zu bestimmen und welche Fragen zu beantwor-

ten sind.

3. Definition des Systems
Machen Sie eine Schema-Skizze des Problems, definieren Sie dort die Systemgrenzen und Zustandspunkte.

• Die exakten und problemangepassten Systemgrenzen müssen definiert werden!

Dazu prüfen Sie, ob ein geschlossenes oder offenes System verwendet wird und ob es günstiger ist, mit einem Gesamt-
oder mit mehreren Teilsystemen zu arbeiten. Identifizieren Sie die Wechselwirkungen zwischen System und Umgebung.

Stellen Sie fest, welche Zustandsänderungen und Prozesse das System erfährt bzw. in ihm ablaufen und stellen Sie diese
in geeigneten Zustandsdiagrammen (property diagrams) dar.

4. Annahmen
Prüfen Sie, wie das System möglichst einfach zu modellieren ist und welche vereinfachenden Annahmen (symplifying

assumptions), Randbedingungen bzw. Voraussetzungen gemacht werden können.
Überlegen Sie, ob Idealisierungen im Stoffverhalten zulässig sind (z. B. ideales Gas statt reales Gas).

5. Analyse
Die Analyse beginnt mit der Beschaffung erforderlicher Stoffdaten, sofern sie nicht in der Aufgabenstellung gegeben

sind.
Stellen Sie die Bilanzgleichungen unter Berücksichtigung der Idealisierungen und Vereinfachungen auf. Überlegen Sie,

welche kinetischen Kopplungen benötigt werden.
Wenn alle Beziehungen und Daten vorliegen, prüfen Sie die Beziehungen auf Dimensionsrichtigkeit. Führen Sie dann

die nummerischen Berechnungen aus.
Prüfen Sie die Ergebnisse auf größenordnungs- und vorzeichenmäßige Richtigkeit.

Arbeiten Sie so lange wie möglich mit funktionalen Größen, bevor Sie Zahlenwerte einsetzen.

Nach der Analyse müssen Sie prüfen, welche Fehler die gemachten Annahmen verursachten und ob die Vereinfachung
trotz dieser Fehler vertretbar ist.
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6. Diskussion
Beschreiben Sie die wichtigsten Resultate unter Berücksichtigung des Einflusses der vereinfachenden Annahmen auf die

Ergebnisse. Falls notwendig, stellen Sie fest, welche Maßnahmen getroffen wurden, um Fehler durch die Vereinfachungen
zu reduzieren (z. B. iteratives Vorgehen, mit der die Änderung der getroffenen Annahmen durch das Ergebnis berücksich-
tigt werden).

Erst beim 5. Schritt sollte man anfangen, mit Gleichungen zu arbeiten. Wie die Erfahrung zeigt, ist dies für Studierende
ungewohnt, da sie das Problem üblicherweise direkt mit Gleichungen zu lösen versuchen. Mit den Schritten 1 bis 4 wird
jedoch eine entscheidend wichtige Vorarbeit für die Problemlösung geleistet und der Ablauf der Analyse festgelegt. Sie
beeinflusst in wesentlichem Maß die Art und Weise sowie den Umfang der Analyse.

Von besonderer Bedeutung sind die Schritte 3 und 4. Schritt 3 trägt grundlegend zur Klarheit des Vorgehens insgesamt
bei. Die Qualität und der Gültigkeitsbereich der Ergebnisse werden weitgehend durch Schritt 4 festgelegt.

Die Anwendung der hier empfohlenen Methodik ist nicht auf die Thermodynamik und thermische Probleme beschränkt;
sie kann in angepasster Form bei jeder Problemlösung eingesetzt werden.

Die behandelten Musterbeispiele werden nach der oben beschriebenen Methodik gelöst. Die Aufgabenstellungen sind
jeweils so formuliert, dass die Punkte 1 und 2 eindeutig bekannt sind. Im Interesse der Kürze werden diese beiden Punkte
bei der Lösung nicht wiederholt, sondern es wird jeweils sofort mit Punkt 3 begonnen.

BEISPIEL 1.1:  Definition von Systemgrenzen

Ein Wärmeübertrager besteht aus einem Rohr, das von einem konzentrischen Rohr umschlossen ist. Der Wärmeübertrager
ist ideal thermisch isoliert, so dass keine Wärme nach außen transferiert werden kann. Im Rohr und außen um das Rohr
strömt jeweils Wasser. Das Wasser im Rohr ist kälter als jenes, welches um das Rohr strömt.
Für folgende Systeme sind Grenzen festzulegen und die Transfergrößen zu beschreiben:
a) Gesamtsystem um den Wärmeübertrager
b) System für das Fluid im Rohr
c) System für das Fluid um das Rohr.

Lösung

Schema

Annahme

• Der Wärmeübertrager kann nach außen keine Wärme transferieren.

Analyse

a)

Der Wärmeübertrager befindet sich innerhalb der Systemgrenze. Das offene System kann mit der Umgebung weder
Wärme noch Arbeit austauschen. Über die Systemgrenze treten nur zwei Massenströme ein bzw. aus. Die Zustandsände-
rung der Massenströme und der Wärmetransfer können analysiert werden.

b)

Systemgrenze

1m Q

Massenstrom
2

.

m.

m

m
.

2

1
.

Die Systemgrenze liegt im Rohr. Dieses System hat zwei Umgebungen. Das eine System ist die Umgebung, aus der ein
Massenstrom aus- und ein Massenstrom zutritt. Die zweite Umgebung ist der Ringspalt um das Rohr. Aus diesem System
wird Wärme zum Rohr transferiert. Aus der Analyse der Zustandsänderungen des Massenstromes am Ein- und Austritt
kann die transferierte Wärme bestimmt werden.
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c)

Systemgrenze

1m Q

Massenstrom

2
m

.

.

m

m
.

2

1
.

Die Systemgrenze liegt um das Rohr herum. Das System hat wie zuvor zwei Umgebungen. Das eine System ist wieder die
Umgebung, aus der ein Massenstrom eintritt und zu der ein Massenstrom austritt. Die zweite Umgebung ist das Rohr. Zu
diesem System wird Wärme aus dem Ringspalt transferiert. Die Analyse erfolgt wie zuvor.

Diskussion

Durch die Festlegung der verschiedenen Systemgrenzen können Prozessgrößen ausgeschlossen werden. Legt man die
Grenze um den Wärmeübertrager, ist der Wärmetransfer mit der Umgebung ausgeschlossen. Es besteht nur ein Massen-
transfer in Form von Massenströmen. Ist die Zustandsänderung des einen Massenstromes bestimmt, kann daraus die Ände-
rung des Zustands des zweiten Massenstromes bestimmt werden. Bei der Analyse beider innerer Systeme stellt man fest,
dass zwischen ihnen ein Wärmetransfer besteht. Der Massentransfer mit der Umgebung ist unverändert. Ein Transfer von
mechanischer Arbeit ist in allen Systemen unmöglich.

Die Rohrwand hätte als weiteres System definiert werden können. Es tauschte ohne Massentransfer mit den beiden
Fluidsystemen Wärme aus.

BEISPIEL 1.2:  Definition von Systemgrenzen

In einem langen Rohr, dessen Ende mit einer Düse versehen ist, bewegt sich ein Kolben mit konstanter Geschwindigkeit.
Die Rückseite des Kolbens hat mit dem Atmosphärendruck Kontakt, ebenso der Austritt der Düse. Damit die Strömung in
der Düse beschleunigt werden kann, ist der Druck im Rohr größer als der der Atmosphäre. Der Vorgang verläuft reibungs-
frei.

Finden Sie eine Systemgrenze, mit der der Prozess einfach zu analysieren ist.

Lösung

Schema

Annahmen

• Da der Vorgang reibungsfrei verläuft, ist der Druck im Rohr bis zur Düse konstant.
• In jedem Strömungsquerschnitt ist die Geschwindigkeit uniform.

Analyse

Die Systemgrenze kann man links vom Kolben beginnend nach
rechts bis zum Austritt der Düse ziehen (s. nachstehende Skizze).
Mit dieser Festlegung ist die Arbeit, die am Kolben geleistet wird, zu
berücksichtigen.

Die Berechnung gestaltet sich einfacher, wenn man berücksich-
tigt, dass die Geschwindigkeit im Rohr konstant cK und die System-
grenze um die Düse gezogen ist.

In das so definierte neue System wird von außen keine Arbeit
transferiert, was die Analyse wesentlich erleichtert. Mit dem bisher
erarbeiteten Wissen kann dieses Beispiel jetzt jedoch noch nicht
analysiert werden. Die Analyse dieses Problems erfolgt im Kapitel 4, Beispiel 4.10.

Diskussion

Das Beispiel zeigt, dass durch geeignete Wahl der Systemgrenze eine Prozessgröße ausgeschlossen werden kann und
sich die Analyse damit vereinfacht.
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2 Eigenschaften der Stoffe

2.1 Formulierung des Zustands

Der Transfers von Energien und Massen zu oder von einem System kann durch die Eigenschaft seiner Grenzen beschrieben
werden, nicht aber die Änderung seiner Eigenschaften angeben. In der technischen Thermodynamik können wir uns zur
Festlegung des Zustands auf makroskopisch erfassbare Eigenschaften beschränken und dadurch mit einigen wenigen Para-
metern die Eigenschaften eines Systems beschreiben. Diese Parameter, die das Verhalten des Systems makroskopisch defi-
nieren, sind die Zustandsgrößen (properties of state).

Der Zustand des Systems ist nur dann durch wenige makroskopische Zustandsgrößen beschreibbar, wenn sich das Sys-
tem sowohl mechanisch als auch thermisch im Gleichgewichtszustand befindet. Nehmen die Parameter eines Systems feste
Werte an, befindet sich das System in einem bestimmten Zustand.

2.1.1 Klassifizierung der Zustandsgrößen

Zustandsgrößen können nach verschiedenen Kriterien eingeteilt werden. Je nach Standpunkt des Beobachters kann man
zwischen inneren und äußeren Zustandsgrößen unterscheiden. Ein außen stehender ruhender Beobachter kann nur die
äußeren (mechanischen) Zustandsgrößen wie z. B. Systemgeschwindigkeit und geodätische Lage registrieren. Ein mit dem
System bewegter Beobachter wird nur die inneren (thermodynamischen) Zustandsgrößen wie z. B. Druck, Temperatur und
spezifisches Volumen feststellen.

In Systemen der technischen Thermodynamik kommen fast ausschließlich flüssige und gasförmige Stoffe vor. Sie wer-
den unter der Bezeichnung Fluide zusammengefasst.

Die inneren Zustandsgrößen beschreiben die thermodynamischen Eigenschaften eines Fluids. Diese können, wie in Ka-
pitel 1 bereits erwähnt, extensiv (massenabhängig) oder intensiv (massenunabhängig) sein.

Teilt man ein homogenes System, das sich im thermodynamischen Gleichgewicht befindet, durch eine gedachte Trenn-
fläche in zwei Teilsysteme, sind die intensiven Zustandsgrößen des Systems in beiden Teilsystemen gleich. Die extensiven
Zustandsgrößen haben je nach Aufteilung des Systems unterschiedliche Werte.

Die extensiven Zustandsgrößen werden mit großen Buchstaben, die intensiven (spezifischen) mit kleinen Buchstaben
symbolisiert.

2.1.2 Eigenschaften der Zustandsgrößen

Eine Zustandsgröße muss unabhängig davon sein, auf welchem Weg ein Zustand erreicht wird. Wenn ein Gas zum Beispiel
durch Wärmezufuhr den Druck p und die Temperatur T erreicht, muss es den gleichen Zustand haben wie dann, wenn der
gleiche Druck und die gleiche Temperatur durch eine Kompression (Arbeitstransfer) erreicht wird.

Damit eine Zustandsgröße diese Bedingung erfüllt, muss sie, mathematisch betrachtet, bezüglich der Variablen ein voll-
ständiges Differential bilden. In unserem einfachen System ist eine Zustandsgröße jeweils durch zwei andere Zustands-
größen (Variable) definiert. Bezeichnen wir die Zustandsgröße mit z und die beiden Variablen mit x und y, so bildet die
Zustandsgröße  z = z(x, y) dann und nur dann ein vollständiges Differential, wenn folgende Bedingung erfüllt ist:

y x

z z
y x x y

 ∂ ∂ ∂ ∂  =   ∂ ∂ ∂ ∂   

Dies bedeutet, dass bei einer Zustandsgröße das Ergebnis der Ableitungen von der Reihenfolge der partiellen Ableitun-
gen unabhängig sein muss. Damit können Änderungen der Zustandsgrößen folgendermaßen angegeben werden:

d d d
y x

z zz x y
x y

 ∂ ∂ = ⋅ + ⋅  ∂ ∂   
(2.1)
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2.2 Thermische Zustandsgrößen

Um die Anzahl der Zustandsgrößen, die für die eindeutige Festlegung eines Zustands notwendig sind, zu bestimmen, muss
auf Versuche bzw. Beobachtungen zurückgegriffen werden.

Die bestimmte Masse eines reinen Stoffs im geschlossenen System wird bei einem bestimmten Druck und einer bestimm-
ten Temperatur ein bestimmtes Volumen einnehmen. Der Druck p und die Temperatur T sind intensive Zustandsgrößen.
Aus dem Volumen V und der Masse m kann die intensive Zustandsgröße spezifisches Volumen v gebildet werden. Die
Erfahrung (Versuche) zeigt, dass zu jedem Wertepaar vom Druck und der Temperatur ein bestimmtes spezifisches Volu-
men zugeordnet werden kann. Dies bedeutet, dass auch jedem bestimmten Druck und spezifischen Volumen eine Tempe-
ratur oder jeder bestimmten Temperatur und jedem bestimmten spezifischen Volumen ein bestimmter Druck zugeordnet
werden kann. Daher muss folgende Zustandsgleichung existieren:

0),,( =TvpF (2.2)

Diese Gleichung gilt für jede Phase aller reinen Stoffe oder chemisch nicht reagierbaren Stoffgemische mit einer definier-
ten Zusammensetzung ohne Phasenänderung. Man nennt sie thermische Zustandsgleichung (equation of state) des Stoffs.
Die intensiven Zustandsgrößen Druck, spezifisches Volumen und Temperatur sind thermische Zustandsgrößen. Die ther-
mische Zustandsgleichung des spezifischen Volumens wird meistens in der Form

),( Tpvv = (2.3)

gegeben. Sie muss experimentell ermittelt werden. Die mathematische Darstellung führt bis auf wenige Ausnahmen
(ideales Gas) zu sehr komplexen Gleichungen.

Sind zwei der intensiven thermischen Zustandsgrößen eines reinen Stoffs bekannt, ist auch die dritte thermische
Zustandsgröße festgelegt.

Sind zwei der thermischen Zustandsgrößen gegeben, ist bei der Vorgabe einer der extensiven Zustandsgrößen Volumen
oder Masse jeweils die andere extensive Zustandsgröße ebenfalls festgelegt.

2.2.1 Dichte und spezifisches Volumen

Bei den hier behandelten Fluiden gilt die Annahme, dass die Stoffe als Kontinua betrachtet werden dürfen. Damit ist es
möglich, von Zustandsgrößen „an einem Punkt“ zu sprechen. Die Dichte (density) an einem Punkt ist definiert durch:

lim
V V'

m
V

ρ
∆ →∆

∆ =  ∆ 

Dabei ist ∆V' das kleinste Volumen, für das ein definierter Quotient ∆m/∆V existiert, d. h., ∆V' enthält eine genügende
Anzahl Partikel für ein statistisches Mittel. Mathematisch ist die Dichte eine kontinuierliche Funktion des Ortes und der
Zeit.

Für eine Phase vereinfacht sich die Definition der Dichte, da wegen der Homogenität der Grenzübergang nicht erforder-
lich ist. Eine Phase hat in einem gegebenen Zustand nur eine Dichte. In diesem Fall kann man direkt schreiben:

V
m=ρ (2.4)

Das spezifische Volumen (specific volume) ist als Kehrwert der Dichte definiert.

ρ
1=v (2.5)

Dichte und spezifisches Volumen sind Zustandsgrößen der Fluide, die von Temperatur und Druck abhängen. Für ein
Fluid existiert eine Funktion:

0),,( =vTpF (2.6)

Infolge Temperatur- oder Druckänderung kann die Änderung des spezifischen Volumens nach Gl. (2.1) angegeben wer-
den als:
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d d d
p T

v vv T p
T p

 ∂ ∂ = ⋅ + ⋅  ∂ ∂   
(2.7)

Mit den partiellen Ableitungen werden die auf das spezifische Volumen bezogenen isobaren Wärmedehnungskoeffizi-
enten β0 und isothermen Kompressibilitätskoeffizienten κ0 gebildet.

0
0

1

p

v
v T

β ∂ = ⋅ ∂  (2.8)

0
0

1

T

v
v p

κ  ∂= ⋅ ∂ 
(2.9)

Dabei ist v0 das spezifische Volumen bei einer Bezugstemperatur T0 und einem Bezugsdruck p0. Die Wärmedehnungs-
und Kompressibilitätskoeffizienten sind wiederum temperatur- und druckabhängig. In vielen Tabellen sind diese Koeffizi-
enten ohne Vorzeichen angegeben. Dann ist zu beachten, dass eine positive Druckänderung eine Abnahme, die positive
Temperaturänderung eine Zunahme des spezifischen Volumens bewirken.

Die Gleichungen (2.4) und (2.5) gelten streng genommen nur für homogene Systeme. Zur Behandlung von Dampf-
Flüssigkeitssystemen, also heterogenen Systemen, hat sich für das spezifische Volumen die Verwendung von Gl. (2.5) in
der Praxis bewährt. Der Massenanteil der Dampfphase, auch Dampfgehalt x genannt (steam quality), ist definiert als das
Verhältnis der Dampfmasse zur Gesamtmasse des Gemisches. Der hochgestelle Index '' symbolisiert die Dampf- und ' die
Flüssigphase.

mm
mx

′+′′
′′

= (2.10)

Damit erhält man für das spezifische Volumen:

(1 )V V m v m vv x v x v
m m m m

′′ ′ ′′ ′′ ′ ′+ ⋅ + ⋅ ′′ ′= = = ⋅ + − ⋅
′′ ′ ′′ ′+ + (2.11)

Die Dichte des Gemisches ist wiederum der Kehrwert des spezifischen Volumens. Gibt man sie als eine Funktion der
Dichte einzelner Phasen an, ist der Kehrwert der Dichte folgendermaßen zu bilden:

ρρρ ′
−+

′′
= xx 11

(2.12)

Das auf die Stoffmenge bezogene Volumen  ist das Molvolumen vm:

m
V Vv M v M
n m

= = ⋅ = ⋅ (2.13)

Bei Gasen wird oft das Normvolumen in Normkubikmeter angegeben. Dies ist das spezifische Volumen des Gases beim
physikalischen Normzustand von 1,01325 bar Druck und 0 °C Temperatur.

Ähnlich kann bei Stoffgemischen, bestehend aus k Komponenten, das spezifische Volumen angegeben werden, voraus-
gesetzt, die Massenanteile xi der Komponenten sind bekannt.

1

k

i i
i

v x v
=

= ⋅∑ (2.14)

Gleichung (2.14) gilt streng genommen nur bei Gasmischungen und mischbaren Flüssigkeiten (homogene Mischungen),
wenn diese keine chemische Reaktionen miteinander eingehen. Oft ist die Anwendung auf heterogene Systeme zulässig,
sofern die Massen bzw. Volumina der betrachteten Systeme groß genug sind, um das richtige spezifische Volumen zu
erfassen. Bei einem Dampf/Flüssigkeitsgemisch muss das ganze vom Dampf und Flüssigkeit erfasste Volumen betrachtet
werden und nicht etwa die Dampf- oder Flüssigphase allein.
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BEISPIEL 2.1: Zweiphasensystem: Wasser im Siedezustand

Ein Dampfbehälter mit einem Volumen von 4 m3 enthält ein Zweiphasengemisch, bestehend aus siedendem Wasser und
gesättigtem Dampf. Die Gesamtmasse aus dem Wasser und Dampf beträgt 1 000 kg.

Das spezifische Volumen des Dampfes ist v" = 0,0996 m3/kg und das des Wassers v' = 1,1768 10-3 m3/kg.
Zu bestimmen sind die Masse des Wassers m' und des Dampfes m" sowie deren Volumen

V' bzw. V".

Lösung

Schema

_ _ _ Systemgrenze

Annahmen

• Die Verteilung der Flüssigkeit im Behälter (zusammenhängende Flüssigkeit oder einzelne Tropfen) ist unerheblich.
• Es liegen zwei Phasen im thermischen Gleichgewicht mit uniformen Zustandsgrössen vor.
• Der Zustand ist stationär.

Analyse

Massen und Volumina sind extensive Zustandsgrößen. Deshalb gilt:

VVVmmm =′′+′=′′+′

Mit der Definition des spezifischen Volumens nach Gl. (2.5) folgt für beide Phasen:

VvmVvm ′′=′′⋅′′′=′⋅′

Damit liegen vier Gleichungen für vier Unbekannte vor. Durch die Kombination obiger Gleichungen erhalten wir:

Vvmvmmmm =′′⋅′′+′⋅′′−=′′

Die Elimination von m" führt zu:

3 3

3

4 m 1000 kg 0,0996 m /kg
(0,0011768 0,0996) m /kg

V m vm
v v

′′− ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ ⋅′ = = =
′ ′′− − ⋅

970,41 kg

m m m′′ ′= − = 29,59 kg
3 3970,41 kg 1,1768 10 m /kgV m v −′ ′ ′= ⋅ = ⋅ ⋅ = 31,142 m

325,59 kg 0,0996 m /kgV m v′′ ′′ ′′= ⋅ = ⋅ = 32,858 m

Diskussion

Die nummerische Kontrolle V' + V" = 1,142 + 2,858 = 4,0 m3 zeigt, dass die Berechungen stimmen.
Wegen des viel größeren spezifischen Volumens der Dampfphase nimmt diese 71,5 % des Gesamtvolumens ein, obwohl

ihr Massenanteil lediglich 2,9 % beträgt.

2.2.2 Druck

Nach dem Gesetz von Pascal wirkt in einem ruhenden Fluid auf die beliebig orientierte Fläche ∆A die Normalkraft ∆Fnormal.
Der Druck ist definiert als:

lim normal
V A'

Fp
A∆ →∆

∆ =  ∆ 

V', m'

V", m"

p, V, m
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Dabei hat im Grenzübergang ∆A' dieselbe Bedeutung wie ∆V' bei der Definition der Dichte. Wenn die Orientierung des
Flächenelements ∆A' im betrachteten Punkt geändert wird, bleibt der Druck derselbe, solange sich das Fluid in Ruhe
befindet (hydrostatischer Spannungszustand). Der Druck p kann aber von Ort zu Ort variieren. Beispiel: Abnahme des
Atmosphärendruckes mit der Höhe über Meer.

Bei einem bewegten Fluid wirken auf ein Flächenelement nicht nur der Druck als Normalspannung (normal stress),
sondern im Allgemeinen auch Schubspannungen (shear stresses). Die Beträge dieser Spannungen verändern sich mit der
Orientierung des Flächenelements.

Die Einheit des Druckes ist N/m2 oder Pascal Pa.

In der Technik wird immer noch die Einheit bar verwendet. Andere noch gebräuchliche und die in den USA verwende-
ten Einheiten sowie die entsprechenden Umrechnungsfaktoren der Druckeinheiten sind in Tabelle 2.2 angegeben.

Tabelle 2.2: Einheiten des Druckes und deren Umrechnung

Maßeinheit Umrechnung in
des Druckes Pa Torr mm WS

1 bar 105 Pa 750,06 Torr 10 197,2 mm WS
1 atm 101 325 Pa 760 Torr 10 332,3 mm WS
1 at 98 066,5 Pa 735,56 Torr 10 000,0 mm WS
1 mm WS 9,80665 Pa 0,073556 Torr -
1 psi 6 894,74 Pa 51,7148 Torr 703,068 mm WS
in. Hg 3 386,39 Pa 25,4 Torr 345,316 mm WS
in. WG 249,09 Pa 1,86832 Torr 25,4 mm WS

In der Thermodynamik sind Drücke stets Absolutdrücke und als solche in Zustandsgleichungen zu verwenden, es sei
denn, es wird explizit auf eine andere Festlegung hingewiesen.

Der Absolutdruck hat einen Nullpunkt. Es existieren keine negativen Absolutdrücke.

Vielfach werden auf den Umgebungsdruck pU (Atmosphärendruck) bezogene Drücke angegeben. Diese sind:

Überdruck  (gage pressure) pÜberdruck = pabsolut – pU absolut
Unterdruck (vacuum pressure) pUnterdruck = pU absolut – pabsolut

Diese Beziehungen sind in Bild 2.1 dargestellt.

Druck unter Atmosphärendruck

Druck über Atmosphärendruck

Unterdruck

p
absolut

p

p

p

Überdruck
p

p
absolut

 = 0p

Atmosphärendruck
p

p

absolut

absolut

U absolut

U absolut

Bild 2.1: Absolutdruck, Atmosphärendruck, Überdruck und Unterdruck

Der Druck, der auf die Oberfläche eines Fluids wirkt (verursacht durch einen Kolben, die Atmosphäre oder einen
Fluiddruck) wird Kolbendruck p0 genannt. In Fluiden ändert sich der Druck mit der geodätischen Höhe. Unterhalb der
Oberfläche üben die Fluidsäulen durch die Schwerkraft einen Druck auf das darunter liegende Fluid oder die Grenzfläche
aus. Der Druck im Fluid berechnet sich zu:

0
0 0 0

( )A g z zm gp p p p g z
A A

ρ ρ⋅ ⋅ ⋅ −⋅= + = + = + ⋅ ⋅∆ (2.15)
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Bild 2.2: Flüssigkeitsmanometer

Dieses Verhalten wird auch zur Messung des Druckes genutzt. Bild 2.2 zeigt als Beispiel ein Flüssigkeitsmanometer mit
einem Anschluss zur Atmosphäre mit dem Druck p0 und einem anderen zum geschlossenen Behälter. Dieser ist mit einem
Gas des Druckes p gefüllt. Die Druckdifferenz wird mit Hilfe einer Flüssigkeitssäule der Höhendifferenz ∆z und Dichte ρ
gemessen.

Hier ist zu beachen, dass in Gl. (2.15) die Wirkung der Schwerkraft auf die Dichte der Gassäulen vernachlässigt wurde.
Diese Vernachlässigung ist erlaubt, wenn die Dichte des Gases sehr viel kleiner als die der Sperrflüssigkeit ist.

BEISPIEL 2.2: Schrägrohrmanometer

In einem Gasbehälter wird der Druck mittels Schrägrohrmanometer gemessen. Das Manometer hat folgende Daten:
Neigungswinkel α = 30°, Durchmesser D = 60 mm und d = 5 mm. Die Flüssigkeitssäule hat gegenüber dem nicht belasteten
Zustand einen Ausschlag von l = 64 mm. Die Dichte der Füllflüssigkeit ist ρ = 860 kg/m3.

Zu bestimmen ist der Überdruck pe im Gasbehälter in Pa.

Lösung

Schema

Annahmen

• Das Gefäß und das Schrägrohr sind starre Körper.
• Die Füllflüssigkeit ist inkompressibel.
• Die Kapillareffekte spielen keine Rolle.
• Die Gasdichte ist im Vergleich zur Dichte der Füllflüssigkeit vernachlässigbar.

Analyse

Mit den Niveaus z1 und z2 lässt sich der Druck mit Gl. (2.15) bestimmen:

1 2( )e atmp p p g z zρ= − = ⋅ ⋅ +

Der Überdruck befördert einen Teil der Sperrflüssigkiet in das Schrägrohr. Die Volumenänderung im Gefäß und
Schrägrohr ist gleich groß. Damit gilt:

ldzD ⋅⋅=⋅⋅
44

2

2

2

ππ

Hieraus kann z2 bestimmt werden. Die Höhendifferenz z1 erhalten wir aus der geometrischen Beziehung z1 = l . sin α. Die
Summe der Höhendifferenzen beträgt:

p    = p  + p 

α

NulllinieD

ρ

eabs atm

l

z

z2

d 1

p    
atm
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Damit ist die Druckdifferenz bzw. der Überdruck:
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Diskussion

Das Schrägrohrmanometer ermöglicht eine höhere Ablesegenauigkeit, was bei der Messung kleiner Druckdifferenzen
von Vorteil ist.

2.2.3 Temperatur

Die intensive Zustandsgröße Temperatur ist eng mit der Energieform Wärme verbunden. Wird einem Körper Wärme
zugeführt, erhöht sich seine Temperatur. Die subjektive Feststellung, dass Körper A „wärmer“ als B bzw. Körper B „kälter“
als A ist, liefert keine Grundlagen zur quantitativen Bestimmung der Temperatur. Nur die Eigenschaften von Körpern er-
möglichen die quantitative Festlegung der Temperatur. Die weltweit verbreitete Celsius-Temperaturskala basiert darauf,
dass bei 0 °C das Wasser gefriert und bei 100 °C zu sieden anfängt. Die Temperaturen dazwischen können durch Stoffei-
genschaften, wie z. B. die Ausdehnung einer Flüssigkeitssäule bei einer Temperaturerhöhung (Glasthermometer), be-
stimmt werden. Da die Celsius-Temperatur auf den Eigenschaften von Stoffen beruht, nennt man sie empirische Tempera-
turskala.
Hier wird, ausgehend vom thermischen Gleichgewicht (thermal equilibrium), die intensive Zustandsgröße Temperatur
zusammen mit ihrer Messung betrachtet. Auf die naturgesetzlich begründete absolute Temperaturskala wird bei den idealen
Gasen in diesem Kapitel und in Kapitel 4 eingegangen. In diesem Buch verwenden wir für die Celsiustemperatur das
Symbol ϑ  und für die Absoluttemperatur T.

Die Einheit der empirischen Temperatur ist Grad Celsius °C, die der absoluten Temperatur Kelvin K. Temperatur-
differenzen werden ebenfalls in Kelvin angegeben.

Andere in den USA gebräuchlichen Einheiten und deren Umrechnungsfaktoren folgen in Tabelle 2.3.

Tabelle 2.3: Einheiten der Temperatur und deren Umrechnung

Temperaturskala Maßeinheit Umrechnung
Absoluttemperatur [Τ ] = K

Celsius-Temperatur ϑ [ϑ ] = °C 273,15
C K

Tϑ = −
°

Fahrenheit-Temperatur ϑF [ϑF] = °F
9 32

F 5 °C
Fϑ ϑ= ⋅ +

°

Rankine-Temperatur TR [ΤR] = °R
9

R 5 K
RT T= ⋅

°
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2.2.3.1 Nullter Hauptsatz der Thermodynamik

Zur Definition des thermischen Gleichgewichts führen wir folgendes Experiment durch: Zwei Kupferblöcke, der eine
„kalt“, der andere „warm“, werden miteinander in Kontakt gebracht und von der Umgebung isoliert (Bild 2.3). Beide
Körper stehen nach dem Kontakt in thermischer Wechselwirkung (thermal interaction).

Die Beobachtung zeigt uns, das sich die beiden Körper nach einiger Zeit „gleich warm“ bzw. „gleich kalt“ anfühlen.
Wenn zwischen ihnen keinerlei Veränderungen mehr beobachtet werden können, sind sie im thermischen Gleichgewicht.

Cu

warm kalt

Bild 2.3: Zum Begriff des thermischen Gleichgewichts

 Durch die präzise Messung der Körpervolumina lässt sich quantitativ feststellen, dass das Volumen des anfänglich
wärmeren Körpers ab-, das des kälteren zunimmt. Nach Abschluss der Interaktion, wenn sich beide Körper im thermischen
Gleichgewicht befinden, ist keinerlei Volumenänderung mehr feststellbar. Statt des Körpervolumens könnte auch eine
andere, physikalisch einfacher messbare Größe verwendet werden, z. B. der elektrische Widerstand.

Schlussfolgerung aus diesem Experiment: Es muss eine physikalische Größe existieren, die eindeutig bestimmt, wann
sich die beiden Körper im thermischen Gleichgewicht befinden.

Diese Größe heißt Temperatur.

Ferner lässt sich postulieren:

Wenn sich zwei Körper, A und B, je für sich im thermischen Gleichgewicht mit einem dritten Körper C befinden, dann
sind sie unter sich auch im thermischen Gleichgewicht.

Diese Aussage ist der nullte Hauptsatz der Thermodynamik (zeroth law of thermodynamics).

2.2.3.2 Thermometer und Temperaturskala

Der nullte Hauptsatz findet bei der Temperaturmessung praktische Anwendung. Um die Temperatur eines Körpers festzu-
stellen, wird er mit einem zweiten Körper, dessen Temperatur durch seine physikalischen Eigenschaften bestimmbar ist, in
Kontakt gebracht. Dieser zweite Körper ist das Thermometer, an dem sich zeitlich asymptotisch ein thermisches Gleich-
gewicht einstellt. Da bei dieser Temperaturmessung zum oder vom Thermometer Wärme transferiert wird, verfälscht die
Messung das Ergebnis. Bei einer genauen Temperaturmessung ist darauf zu achten, dass die Thermometermasse sehr viel
kleiner als die Masse des zu messenden Körpers ist und eine genügend lange Zeit für die Messung zur Verfügung steht.

Das Thermometer ist definiert als ein Körper, der eine seiner temperaturabhängigen Eigenschaften quantitativ, d. h.
skaliert zu messen gestattet.

Wegen der unterschiedlichen Stoffeigenschaften verschiedener Thermometer ergibt sich das grundsätzliche Problem,
dass mit unterschiedlichen Thermometern unterschiedliche Temperaturskalen erhalten werden. Gesucht ist die Definition
einer von Stoff und Thermometerart unabhängigen Temperaturskala. Eine Lösung des Problems bietet das so genannte
Gasthermometer, genauer gesagt, das Gasdruck-Thermometer.

Ein Gasthermometer besteht aus einem mit Gas gefüllten Temperaturfühler und einem Manometer, das den Druck des
Gases misst. Als Gas dient meist Wasserstoff oder Helium als thermometrische Substanz. Das Manometer ist so zu konstru-
ieren, dass das Volumen des Gases konstant bleibt. Deshalb wird im angelsächsischen Sprachraum das Gasthermometer
„constant-volume gas thermometer“ genannt. Bild 2.4 zeigt eine mögliche Ausführung. Den Gasdruck p misst man mittels
einer zur Atmosphäre offenen Quecksilbersäule. Durch Heben und Senken des Quecksilber-Reservoirs hält man das Gas-
volumen konstant. Gasthermometer sind äußerst präzise. Sie werden international als Standard-Instrumente zur Kalibrie-
rung anderer Thermometer verwendet.

Bei konstantem Volumen kann zu jedem Druck eines Gases eine Temperatur zugeordnet werden.
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Bild 2.4: Gasthermometer

Zur Ermittlung der Funktion des Gasthermometers führte man folgende Versuche durch:
• Der Temperaturfühler wurde in ein Wasser-Eis-Bad bei einem Druck von pTr = 0,00612 bar (Tripelpunkt des Wassers)

getaucht. Der Druck des Thermometers war unter dieser Bedingung nach Erreichen des thermischen Gleichgewichts p0.
• Als weiterer Zustand wurde der Siedepunkt des Wassers bei Atmosphärendruck gewählt. Den Temperaturfühler tauchte

man in siedendes Wasser und las den Druck p ab.
Dieses Messprogramm wurde für verschiedene Füllmengen wiederholt. Mit jeder Füllmenge stellte sich am Eispunkt ein

anderer  Referenzdruck  p0 ein. Ferner wurden die gleichen Messungen mit verschiedenen Gasen durchgeführt. Als Resultat
trug man die Druckverhältnisse p/p0 für jedes gemessene Gas über dem Fülldruck p0 auf (Bild 2.5).

T = T

Fülldruck p
0

1

0,5

p / p
0

1,0

0

bar

p = p
0

T

Gas C

Gas B

Gas A

Bild 2.5: Gasthermometer-Messung

Das Diagramm zeigte, dass sich die Verläufe des Druckverhältnisses für die verschiedenen Gase relativ wenig unter-
schieden (in Bild 2.4 übertrieben dargestellt) und dass der Unterschied bei abnehmendem Druck p0 => 0 vollends ver-
schwand. Die Kurven der verschiedenen Gase trafen sich in einem Punkt bei p0 = 0.

Mit dieser auf William Thomson (später Lord Kelvin) zurückgehenden Entdeckung lässt sich eine stoffunabhängige
Temperaturskala definieren. Die Messungen zeigten ferner, dass der Druck proportional zur Temperatur ist.

2.3 Energetische Zustandsgrößen

Mit den thermischen Zustandsgrößen kann nur die Änderung des spezifischen Volumens infolge einer Druck- und Tempe-
raturänderung erfasst werden. Zur Analyse der Energieänderung eines Systems sind außerdem die energetischen Zustands-
größen notwendig. Diese sind innere Energie, Enthalpie und Entropie. Die ersten beiden Größen werden hier behandelt,
die Entropie erst in Kapitel 4.

Durch die Prozessgrößen Wärme und Arbeit führt man einem System Energie zu und verursacht dadurch eine Zustands-
änderung. Dabei wird die Energie des Systems verändert. Die thermischen Zustandsgrößen signalisieren die Änderung des
Zustands, geben aber keine Auskunft darüber, in welchem Umfang die Energie des Systems verändert wurde. Die Energie
eines geschlossenen Systems wird durch die innere Energie erfasst.

Betrachten wir zunächst ein geschlossenes System, bestehend aus einem Zylinder, in dem sich ein Gas befindet und mit
einem Kolben abgeschlossen ist. Zunächst wird der Kolben festgehalten, so dass das Volumen konstant ist. Dadurch kann
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dem System keine Arbeit, sondern nur Wärme zugeführt werden, was eine Änderung der Temperatur und des Druckes im
System bewirkt. Die zugeführte Wärme entspricht der Änderung der inneren Energie.

Mit der Messung der zugeführten Wärme (z. B. elektrische Heizung) kann, da sonst kein Energietransfer stattfindet, die
Änderung der inneren Energie des Systems bestimmt werden. Da die Masse und das Volumen des Systems konstant sind,
ist das spezifische Volumen ebenfalls konstant. Damit ist jeder Temperatur ein bestimmter Druck zugeordnet, dem eine
bestimmte innere Energie zugewiesen werden kann. Die Messungen können bei verändertem Volumen aber gleicher Masse
des Gases wiederholt werden. Damit erhält man jeweils zu jedem Wertepaar der Temperatur und dem spezifischen Volu-
men eine bestimmte innere Energie. Mit den Zustandsgrößen Volumen und Temperatur kann die innere Energie, die eine
weitere Zustandsgröße ist, beschrieben werden.

In einem neuen Versuch wird die Änderung der inneren Energie ohne Wärmetransfer nur durch Änderung des Volumens
untersucht. Die Arbeit, die über die adiabate Systemgrenze transferiert wird, verändert das Volumen des Systems, was mit
einer Änderung des Druckes und der Temperatur verbunden ist. Sie hängt damit nur von diesen beiden Größen ab, die die
Änderung der inneren Energie bestimmen. Unter Berücksichtigung der Tatsache, dass der Druck als eine Funktion der
Temperatur und des spezifischen Volumens darstellbar ist, gilt:

d d ( , )u u T v=

Die spezifische innere Energie wird als eine Funktion der Temperatur und des spezifischen Volumens angegeben.
Eine weitere, aber unübliche Darstellung wäre die innere Energie als eine Funktion der Temperatur und des Dru-
ckes.

Die intensive Zustandsgröße spezifische innere Energie u der fluiden Phase eines reinen Stoffs oder eines chemisch nicht
reagierbaren Stoffgemisches mit bestimmter Zusammensetzung ist durch zwei intensive Zustandsgrößen definiert.

Weitere intensive kalorische Zustandsgrößen sind die spezifische Enthalpie h und die spezifische Entropie s. Die Enthal-
pie h wird noch in diesem und in Kapitel 3, die Entropie in Kapitel 4 behandelt.

Ganz allgemein gilt für alle sechs intensiven Zustandsgrößen p, T, v, u, h und s:

Der Zustand einer fluiden Phase eines reinen Stoffs oder chemisch nicht reagierbaren Stoffgemisches mit definierter
Zusammensetzung wird durch zwei intensive und eine extensive Zustandsgröße festgelegt.

Bei Stoffgemischen benötigt man zusätzlich noch die Massenanteile der Komponenten.

2.4 Thermische Zustandsgrößen reiner Substanzen

Für die thermischen Zustandsgrößen reiner Substanzen, also Substanzen, die nur aus gleichen Molekülen bestehen, gilt Gl.
(2.1) uneingeschränkt für jede Phase einer Substanz. Dreidimensionale p,v,T-Diagramme können erstellt werden, die die
drei Phasen fest, gasförmig und flüssig erfassen. Der Druck wird dabei als eine Funktion der Temperatur und des spezifi-
schen Volumens dargestellt. Das Diagramm einer solchen Funktion p = p(T,v) wird p,v,T-Fläche genannt.

2.4.1 p,v,T-Fläche

Die Koordinaten in einer p,v,T-Fläche sind die Werte von p, v und T einer reinen Substanz im Gleichgewichtszustand. Die
Fläche stellt Zustandsgleichungen der drei Phasen Gas, Flüssigkeit und Feststoff und die Gebiete, in denen zwei Phasen
gleichzeitig vorhanden sind, dar. Das Gebiet, in dem die Substanz in nur einer Phase vorhanden ist, nennt man Einphasen-
gebiet (single-phase region).

Unter Zweiphasengebieten (two-phase regions) versteht man das Nassdampfgebiet (Gleichgewicht Dampf-Flüssigkeit),
das Schmelzgebiet (Gleichgewicht Feststoff-Flüssigkeit) und das Sublimationsgebiet (Gleichgewicht Gas-Feststoff).

In Bild 2.6 ist die p,v,T-Fläche einer reinen Substanz, deren spezifisches Volumen sich beim Gefrieren verkleinert, darge-
stellt. Diese Verkleinerung tritt bei den meisten Substanzen auf. Wasser zeigt hier als eine der wenigen Stoffe ein umge-
kehrtes Verhalten: Das spezifische Volumen des Wassers vergrößert sich beim Gefrieren.

Die Zustandsänderung und der Übergang von einer in eine andere Phase können am Beispiel der isobaren Zustandsände-
rung mit Wärmezufuhr von Zustand 1 nach Zustand 6 auf der p,v,T-Fläche demonstriert werden. Beim Beginn der Wärme-
zufuhr befindet sich die Substanz in der festen Phase. Die Temperatur und das spezifische Volumen erhöhen sich, bis Punkt
2 erreicht wird. Hier beginnt die Substanz zu schmelzen. Die Linie, die die linke Seite des Schmelzgebiets begrenzt, wird
als Schmelzlinie bezeichnet. Die Temperatur der Substanz bleibt konstant, bis Punkt 3 erreicht ist. Die Linie auf dieser Seite
des Schmelzgebiets nennt man Erstarrungslinie. Bei der Zustandsänderung von 2 nach 3 ist die Substanz gleichzeitig als
Feststoff und Flüssigkeit vorhanden. Wenn die ganze Substanz geschmolzen ist, erhöht sich die Temperatur der Flüssigkeit,
bis Punkt 4 erreicht wird. Die linke Grenzlinie des Nassdampfgebiets wird Siedelinie genannt. Die Temperatur bleibt
konstant, bis Punkt 5 erreicht ist. Die Linie auf dieser Seite des Nassdampfgebiets nennt man Kondensationslinie (Tau-



2 Eigenschaften der Stoffe 33

linie). Im Nassdampfgebiet ist die Substanz sowohl als Flüssigkeit als auch als Dampf vorhanden. Ist die Flüssigkeit ganz
verdampft, wird die Temperatur des Dampfes erhöht, bis Punkt 6 erreicht ist. Durch Wärmeabfuhr könnte die Zustandsän-
derung umgekehrt werden.

Eine einfachere Darstellung der Zustandsgebiete ist mit einem p,T-Diagramm möglich, d. h. die Projektion der p,V,T-
Fläche in Richtung der v-Achse.
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Bild 2.6: p,v,T-Fläche einer reinen Substanz

2.4.2 p,T-Diagramm

Bild 2.7 zeigt das p,T-Diagramm, auch Phasen-Diagramm genannt, eines reinen Stoffs. Die einzelnen Zustände werden
durch die Grenzdruckkurven (fett) separiert. Die Schmelzdruckkurve trennt den festen Zustand vom flüssigen. Rechts der
Schmelzdruckkurve ist die Substanz flüssig und links davon fest. Die Schmelzlinie ist die linke Seite, die Erstarrungslinie
die rechte Seite der Schmelzdruckkurve. Die flüssige Phase wird von der Dampfphase durch die Dampfdruckkurve
getrennt. Die linke Seite der Dampfdruckkurve ist die Siedelinie, die rechte die Kondensationslinie. Rechts der Kurve ist die
Substanz gasförmig, links flüssig. Der feste Zustand wird durch die Sublimationsdruckkurve vom gasförmigen Zustand
getrennt. Die Sublimationslinie ist die linke Seite, die Desublimationslinie die rechte Seite der Sublimationsdruckkurve.
Links der Kurve ist die Substanz fest, rechts gasförmig. In dem in Bild 2.8 gezeigten p,v-Diagramm einer reinen Substanz
sind die Druckkurven aufgespalten.
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Zwischen den Einphasengebieten befinden sich die Zweiphasengebiete (two-phase regions), in denen die Substanz in
zwei Phasen gleichzeitig auftreten kann. Diese Gebiete liegen genau auf den Grenzdruckkurven. Im Vergleich zur p,V,T-
Fläche schrumpfen die Zweiphasengebiete zu einer Linie zusammen. Auf der Schmelzdruckkurve kann die Substanz
gleichzeitig fest und flüssig, auf der Dampfdruckkurve flüssig und gasförmig und auf der Sublimationsdruckkurve fest und
gasförmig sein. Auf den Kurven können jeweils zwei Phasen gleichzeitig auftreten, wobei dem Druck eine bestimmte
Temperatur zugeordnet ist.

Damit kann das spezifische Volumen nicht mehr durch die Angabe der Temperatur und des Druckes allein bestimmt
werden, sondern es ist eine weitere Größe notwendig, die angibt, welcher Massenanteil der Substanz als Flüssigkeit und
welcher als Dampf vorhanden ist. Da in den Zweiphasengebieten der Druck mit der Temperatur (oder umgekehrt) gekop-
pelt ist, gilt auch hier die Aussage, dass der intensive Zustand eines Stoffs durch zwei intensive Zustandsgrößen festgelegt
ist.

Auf der Schmelzdruckkurve wird der Druck Schmelzdruck oder Erstarrungsdruck und die dazu gehörende Temperatur
Schmelztemperatur oder Erstarrungstemperatur genannt.

Auf der Dampfdruckkurve wird der Druck Verdampfungsdruck oder Kondensationsdruck und die dazu gehörende Tem-
peratur als Verdampfungstemperatur oder Kondensationstemperatur bezeichnet.

Auf der Sublimationsdruckkurve wird der Druck Sublimationsdruck oder Desublimationsdruck und die dazu gehörende
Temperatur Sublimationstemperatur oder Desublimationstemperatur genannt.

Die drei Druckkurven treffen sich am Tripelpunkt (triple point). Dort kann die Substanz gleichzeitig in allen drei Phasen
vorhanden sein. Zum Tripelpunkt gehören die Tripeltemperatur und der Tripeldruck. Hier hat jede einzelne Phase ein
eigenes spezifisches Volumen, das unterschiedlich groß ist. Unterhalb des Tripelpunktes ist die Substanz nur noch als feste
oder gasförmige Phase vorhanden, d. h., bei Wärmezufuhr geht die feste direkt in die gasförmige Phase (Trockeneis), bei
Wärmeabfuhr die gasförmige direkt in die feste Phase über.

 Auf den Grenzdruckkurven ist der Druck von der Temperatur abhängig. Zu jeder Temperatur auf der Kurve gehört
ein bestimmter Druck.

Der oberste Punkt der Dampfdruckkurve ist der kritische Punkt (critical point). Die thermischen Zustandsgrößen am
kritischen Punkt werden als kritische Größen kritische Temperatur Tkr, kritischer Druck pkr und kritisches spezifisches
Volumen vkr bezeichnet. Im Anhang in Tabelle A1 sind die kritischen Zustandsgrößen einiger Stoffe aufgelistet.

Bei Temperaturen oberhalb der kritischen Temperatur und bei Drücken oberhalb des kritischen Druckes kann zwischen
gasförmiger und flüssiger Phase nicht unterschieden werden. Wird Wasser bei konstantem Druck unterhalb des kritischen
Druckes erwärmt, beginnt das Wasser an der Siedelinie zu verdampfen. Die Unterscheidung zwischen flüssiger und gasför-
miger Phase erfolgt auf Grund der sich sprunghaft ändernden, unterschiedlichen physikalischen Eigenschaften (Dichte,
Viskosität, Brechungsindex etc.). Ist der Druck höher als der kritische Druck, erfolgt weder bei Wärmezufuhr noch bei
Wärmeabfuhr eine Änderung der Phase. Ist die Temperatur oberhalb des kritischen Wertes, kann durch eine Druckände-
rung keine Phasenänderung erreicht werden. Die Phasenänderungen haben folgende Namen:

fest → flüssig Schmelzen (melting)
flüssig → fest Erstarrung (solidification)
flüssig → gasförmig Verdampfung (vaporization)
gasförmig → flüssig Kondensation (condensation)
fest → gasförmig Sublimation (sublimation)
gasförmig → fest Desublimation (desublimation)

Der Zustand, in dem eine Phasenänderung einsetzt oder beendet ist, wird als Sättigungszustand (saturation state) bezeich-
net. Im Zweiphasengebiet sind die einzelnen Phasen jeweils im Sättigungszustand. Wenn z. B. Wasser bei konstantem
Druck durch Wärmezufuhr zu verdampfen beginnt, wird das Wasser gerade gesättigt und verbleibt gesättigt, bis alles
Wasser verdampft ist. Der Dampf ist beim Beginn der Verdampfung gesättigt und bleibt so bis zur vollständigen Verdamp-
fung. Umgekehrt beginnt Dampf durch Wärmeabfuhr zu kondensieren. Zu Beginn der Kondensation ist der Dampf gerade
gesättigt und bleibt so bis zur vollständigen Verflüssigung. Das entstehende Kondensat (Wasser) ist gesättigt und bleibt
gesättigt, bis der ganze Dampf kondensiert ist.

Der zum Sättigungszustand gehörende Druck ist der Sättigungsdruck ps und die mit ihm gekoppelte Temperatur die
Sättigungstemperatur Ts.

Auf den Grenzdruckkurven in Bild 2.10 kann das spezifische Volumen der Substanz nicht angegeben werden. Die Kurve
macht keine Aussagen darüber, welcher Gewichtsanteil der Substanz sich in der einen und welcher Gewichtsanteil sich in
der anderen Phase befindet.

In der p,v,T-Fläche in Bild 2.6 kann in den Zweiphasengebieten das spezifische Volumen der Substanz abgelesen wer-
den. Dazu muss aber bekannt sein, wie die Gewichtsanteile der Phasen sind. Das spezifische Volumen kann im p,V-Dia-
gramm ähnlich bestimmt werden.
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2.4.3 p,V-Diagramm
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Bild 2.8: p,v-Diagramm einer reinen Substanz

In Bild 2.8 ist das p,V-Diagramm einer reinen Ssubstanz dargestellt. In diesem Diagramm kann das spezifische Volumen im
Zweiphasengebiet angegeben werden. Im Nassdampfgebiet könnte man Linien konstanter Dampfmassenanteile einzeich-
nen. Da das Diagramm nicht maßstäblich ist, wurde hier allerdings darauf verzichtet. Auf die Bestimmung der spezifischen
Volumina im Zweiphasengebiet wird bei der Berechnung der Zustandsgrößen in Abschnitt 2.4 eingegangen.

2.4.4 Phasenübergänge

In der technischen Thermodynamik treten Stoffe meist nur in flüssiger und gasförmiger Phase auf. Daher behandeln wir
hier lediglich die Phasenübergänge zwischen der flüssigen und gasförmigen Phase.

Der Phasenübergang wird in einem Beispiel illustriert. Wir betrachten ein geschlossenes System, das Bild 2.9 darstellt. In
einem mit einem Kolben abgeschlossenen Zylinder befindet sich Wasser mit der Masse von 1 kg bei einem Druck von
1,0142 bar und der Temperatur von 20 °C (Bild 2.1). Der Kolben kann im Zylinder reibungsfrei gleiten und hat eine Masse,
die zusammen mit dem Umgebungsdruck bewirkt, dass der Druck im Zylinder konstant bei 1,0142 bar bleibt.
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Bild 2.9: Isobarer Phasenübergang

Im Zustand 1 hat das spezifische Volumen des Wassers bei 20 °C den Wert von 1,002 . 10-3 m3/kg. Da 1 kg Wasser im
Zylinder eingeschlossen ist, beträgt das Volumen des Wassers 1,002 dm3. In diesem Gebiet ist das Wasser kälter als die zum
Druck gehörende Sättigungstemperatur. Man bezeichnet es als Gebiet der unterkühlten Flüssigkeit oder des unterkühlten
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Kondensats. Dem Wasser wird Wärme zugeführt und der Kolben hebt sich geringfügig an. Die Zustandsänderung wird in
Bild 2.10 in einem p,T-Diagramm dargestellt, sie beginnt bei Punkt a. Bis zum Erreichen der Temperatur von 100 °C bleibt
das Wasser im Zylinder flüssig. 100 °C ist die Sättigungstemperatur des Wassers bei 1,0142 bar Druck (Punkt b bzw. Zu-
stand 2). Nach Tabelle A2.1 beträgt das Volumen des Wassers beim Erreichen von 100 °C, wenn noch kein Wasser ver-
dampft ist, 1,0435 dm3. Das Wasser ist jetzt gesättigt. Durch die Wärmezufuhr beginnt das flüssige Wasser zu verdampfen
und der Kolben steigt weiter an (Bild 2.10, Punkt b). Nach Tabelle A2.1 ist das spezifische Volumen des gesättigten
flüssigen Wassers 1,0435 . 10-3 m3/kg und das des gesättigten Dampfes 1,672 m3/kg. Je nach Gewichtsanteil des Wassers
und Wasserdampfes stellt sich ein Volumen zwischen 1,0435 dm3 und 1,672 m3 ein (Zustand 3 bis 4).

Mit dem Dampfgehalt kann das spezifische Volumen des Zweiphasengemisches aus Flüssigkeit und Dampf bestimmt
werden. Das vom Dampf eingenommene Volumen ist die Masse des Dampfes, multipliziert mit seinem spezifischen Volu-
men.

vmxvmV gg ′′⋅⋅=′′⋅=

Analog dazu ist das Volumen der flüssigen Phase:

vmxvmV ll ′⋅⋅−=′⋅= )1(

Das Volumen des Zweiphasengemisches ist die Summe der Volumina der einzelnen Phasen.

vmvxvxmVVV lg ⋅=′⋅−+′′⋅⋅=+= )])1([ (2.16)
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Bild 2.10: Phasenübergänge im p,T-Diagramm

In unserem Beispiel bleibt die Temperatur bei 100 °C, bis das Wasser vollständig verdampft ist (Bild 2.10, Punkt b bzw.
Zustand 5). Das Volumen des gesättigten Dampfes im Zylinder ist 1,672 m3. Bei weiterer Wärmezufuhr erhöht sich die
Temperatur des Dampfes. Der Dampf wird überhitzt und das Gebiet des überhitzten Dampfes (superheated vapor, super-
heated steam) erreicht (Punkt c in Bild 2.10 bzw. Zustand 6). Der Versuch kann auch umgekehrt werden (Zustandsände-
rung von c nach a), der überhitzte Dampf kann dann bis zur Sättigung gekühlt werden, in der die Temperatur konstant bleibt
und der Dampf anfängt zu kondensieren. Ist der Dampf vollständig kondensiert, wird bei weiterer Wärmeabfuhr das Was-
ser unterkühlt.

Man kann den Versuch bei anderen konstanten Drücken wiederholen. So lange der Druck unterhalb des kritischen Dru-
ckes von 22,064 MPa bleibt, tritt beim Erreichen der Sättigung Verdampfung auf. Die Temperatur des Gemisches aus
Flüssigkeit und Dampf wird trotz Wärmezufuhr bis zur vollständigen Verdampfung der Flüssigkeit eine konstante Tempe-
ratur (Sättigungstemperatur) haben. Die Verdampfung ist dadurch sichtbar, dass sich unten im Zylinder Flüssigkeit und
oben Dampf befinden. Ist der Druck höher als beim vorhergehenden Versuch, z. B. 10 MPa (100 bar), wird die Sättigungs-
temperatur höher, nämlich 311,0 °C sein. Das spezifische Volumen bei der Sättigung wird kleiner. Aus Tabelle A2.2
erhalten wir folgende Werte: v' = 1,4526 · 10-3 m3/kg und v" = 18,00 · 10-3 m3/kg. Die Änderung des Volumens ist viel klei-
ner als bei dem Versuch mit 1 bar Druck. Diese Zustandsänderung ist in Bild 2.10 mit den Buchstaben a', b' und c' gekenn-
zeichnet.

Führt man den Versuch bei einem Druck, der höher als der kritische ist, durch, werden bei der Wärmezufuhr die Tempe-
ratur und das Volumen des Fluids stetig erhöht, es findet jedoch keine Phasenänderung statt (Zustandsänderung a" nach c"
in Bild 2.10).
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Entzieht man dem Wasser am Punkt a in Bild 2.10 Wärme, verringert sich die Temperatur des Wassers bis zu 0,01 °C
(Punkt d). Das spezifische Volumen des Wassers wird bis zur Temperatur von 4 °C abnehmen und dann wieder ansteigen
(Anomalität des Wassers). Bei der Temperatur von 0,01 °C fängt das Wasser an, zu Eis zu erstarren. Trotz der Wärmeab-
fuhr wird die Temperatur konstant bleiben, bis das gesamte Wasser erstarrt ist. Das spezifische Volumen der Substanz
Wasser erhöht sich bei Erstarrung, was bei den meisten anderen Substanzen umgekehrt ist. Ist alles Wasser erstarrt, wird
durch Wärmeabfuhr die Temperatur des Eises gesenkt (Punkt f). Durch Umkehrung des Versuchs kann dem Eis Wärme
zugeführt werden. Das Eis erwärmt sich und fängt bei 0,01 °C an zu schmelzen. Die Temperatur bleibt konstant, bis das Eis
vollständig geschmolzen ist. Anschließend kann durch Wärmezufuhr die Temperatur des Wassers erhöht werden.

Bei Drücken unterhalb des Tripeldruckes existiert kein flüssiges Wasser mehr, sondern nur noch Eis oder Dampf (Punkte
f ', h und k). Führt man dem Eis Wärme zu, erwärmt es sich zunächst und beginnt bei der zum Druck gehörenden
Sublimationstemperatur (Punkt h) zu sublimieren. Die Temperatur bleibt konstant, bis das Eis vollständig sublimiert ist,
anschließend erwärmt sich der Dampf (Punkt k).

2.5 Tabellen und Programme der Zustandsgrößen

Die thermodynamischen Zustandsgrößen sind für den Gebrauch in der Ingenieurpraxis in Form von Gleichungen, Tabellen
und Diagrammen verfügbar. Von immer mehr Stoffen exsistieren die Werte thermodynamischer Zustandsgrößen auch als
Programme für PC-Anwender. Hier wird auf den Gebrauch der Tabellen und die im Internet abladbaren Programme
thermischer Zustandsgrößen eingegangen. Die Benutzung dieser Tabellen muss ein Ingenieur beherrschen. Die Zustands-
daten vieler Arbeitsfluide für thermodynamische Prozesse sind in internationalen Normen festgelegt (z. B. [2.7] Wasser-
dampftafel nach IAPWS-IF97 vom 27.04. 1998, VDI-Richtlinie 4670).

In diesem Buch sind in den Tabellen A2 bis A6 die thermodynamischen Eigenschaften im Sättigungszustand für Wasser
und einige Kältemittel angegeben. Ein spezielles Gebiet stellen die idealen Gase dar, deren energetische Zustandsgrößen in
den Tabellen A7, A14 und A15 zu finden sind. Für Luft als reales Gas gelten die Tabellen A 8 bis A 11.

Die Stoffwerte unterkühlter Kondensate und überhitzer Dämpfe können u. a. mit den bei der Fachhochschule Zittau/Gör-
litz verfügbaren Programmen berechnet werden. Für eine nicht ganz genaue Berechnung der Stoffwerte unterkühlter Fluide
verwendet man die Werte des gesättigten Kondensats.

2.5.1 Thermische und energetische Zustandsgrößen

Im Folgenden wird die Berechung der Zustandsgrößen mit den Programmen bzw. die Benutzung der Tabellen kurz
beschrieben.

2.5.1.1 Programme der Zustandsgrößen

Programme für die thermodynamischen Stoffwerte können von Hochschulen (z. B. Fachhochschule Zittau/Görlitz [2.7]
und [2.8], Ruhruniversität Bochum [2.10]) oder von der Industrie [2.4] und [2.5] bezogen werden. Mit den Programmen
können noch weitere Zustandsgrößen wie beispielsweise die Transportgrößen Wärmeleitfähigkeit und dynamische Visko-
sität bestimmt werden.
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Bild 2.11: Abgrenzung der Gültigkeitsbereiche (z symbolisiert die Zustandsgrößen)

Tabellen der Stoffwerte findet man in [2.2], [2.3], [2.6], [2.12], [2.13], [2.14] und [2.16].
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Die Berechnung der energetischen Zustandsgrößen idealer Gase und Verbrennungsgasen ist mit den Formeln im Anhang
A7 bzw. A14 möglich. Mathcad-Programme kann man im Internet abrufen.
Die Gültigkeitsbereiche und Funktionsabhängigkeit der Gleichungen für reine Stoffe zeigt Bild 2.11, wobei z die
Zustandsgrößen symbolisiert.

2.5.1.2 Tabellen des Sättigungsgebiets

Für das Sättigungsgebiet wurden für Wasser (A2) und einige Kältemittel (A3 bis A6) jeweils zwei Tabellen erstellt. Sie
geben die thermodynamischen Zustandsgrößen für die gesättigte Flüssigkeit und den gesättigten Dampf an. Die Tabellen
A2.1 bis A6.1 sind Temperaturtabellen. In ihnen werden die Stoffeigenschaften für die in der ersten Kolonne aufgeführten
Sättigungstemperaturen angegeben. Folgende Zustandsgrößen sind aufgelistet: Sättigungsdruck ps, spezifisches Volumen
des gesättigten Wassers v', spezifisches Volumen des gesättigten Dampfes v", spezifische Enthalpie des gesättigten
Wassers h', spezifische Enthalpie des gesättigten Dampfes h", spezifische Verdampfungsenthalpie ∆hv, spezifische
Entropie des gesättigten Wassers s' und spezifische Entropie des gesättigten Dampfes s".

Die Tabellen A2.2 bis A6.2 sind Drucktabellen. In ihnen werden die Stoffeigenschaften für den in der ersten Kolonne
aufgeführten Sättigungsdruck angegeben. In der zweiten Kolonne ist die zum Druck gehörende Sättigungstemperatur auf-
gelistet. Die weiteren Kolonnen sind gleich wie bei der Temperaturtabelle.

Die Zustandsgrößen für gesättigte Flüssigkeiten sind in der Tabelle mit ' und die für gesättigten Dampf mit " gekenn-
zeichnet. Das spezifische Volumen des Dampf-Flüssigkeit-Gemisches im Zweiphasengebiet ist mit den spezifischen Volu-
mina des gesättigten Dampfes und gesättigten Wassers bestimmbar. In Abschnitt 2.3 wurde gezeigt, dass das Volumen des
Gemisches aus Dampf und Wasser nach Gl. (2.11) berechnet werden kann. Für Kältemittel gelten die Tabellen A3 bis A6.

BEISPIEL 2.3: Zustandsänderung des Wassers

In einem mit einem Kolben abgeschlossenen Zylinder befinden sich 10 kg Dampf mit dem Druck von 3,0 MPa und der
Temperatur von 300 °C (Zustand 1). Durch Wärmeabfuhr wird der Dampf zunächst isochor auf 200 °C (Zustand 2)
abgekühlt. Weitere Wärmeabfuhr folgt isotherm, bis ein Druck von 2,5 MPa (Zustand 3) erreicht wird.

a) Lokalisieren Sie die Zustände in einem p,V-Diagramm.
b) Bestimmen Sie das Volumen bei den einzelnen Zustandsänderungen.

Lösung

Annahmen

• Der Wasserdampf bildet ein geschlossenes System (die Masse bleibt konstant).
• Die Zustände 1, 2 und 3 sind Gleichgewichtszustände.

Analyse

Für die gegebenen Daten findet man folgende Zustandsgrößen:
Zustand 1: Aus Tabelle A2.2 ist die Sättigungstemperatur ϑ s = 233,86 °C. Da sie kleiner ist als die Temperatur des

Dampfes, ist der Dampf überhitzt und erhält für das spezifische Volumen vg(3,0 MPa, 300 °C) = 0,0812 m3/kg.

Das Volumen des Dampfes beträgt Vg = vg 
. m = 0,812 m3.

Zustand 2: Aus Tabelle A2.1 erhält man bei 200 °C Temperatur den dazugehörenden Sättigungsdruck von 15,55 bar. Die
spezifischen Volumina bei der Sättigung sind:

v' (200 °C) = 0,0011565 m3/kg,  v" (200 °C) = 0,1272 m3/kg

Das spezifische Volumen im Zustand 2 ist gleich groß wie im Zustand 1. Es ist kleiner als das spezifische Volumen des
gesättigten Dampfes. Damit befindet sich der Zustand 2 im Zweiphasengebiet. Der Druck beträgt 1,555 bar. Das Volumen
bleibt gemäß Aufgabenstellung gleich wie beim Zustand 1. Der Dampfgehalt ist:

635,0
0011565,01272,0
0011565,00811,0

)()(
)(

2222

222 =
−
−=

′−′′
′−=

pvpv
pvvx



2 Eigenschaften der Stoffe 39

Zustand 3: Der Druck ist höher als der Sättigungsdruck von 15,54 bar, der Zustand befindet sich im Gebiet der unter-
kühlten Flüssigkeit. Aus Tabelle 2.3 erhält man folgenden Wert: vl (2,5 MPa, 200 °C) = 0,0011555.

Das Volumen beträgt damit V3 = 0,0116 m3.

v

3 MPa,  233,9 °C

200 °C,  1,554 MPa
200 °C

2,5 MPa

3,0 MPa

p

3

300 °C
233,9 °C

200 °C2

300 °C
1

233,9 °C

Diskussion

Die Darstellung der Zustandsänderungen in Diagrammen erleichtert in vielen Fällen das Verständnis für die Zustands-
änderung und die Lösung der Probleme.

2.6 Zustandsgleichungen energetischer Zustandsgrößen

Wie am Anfang des Kapitels gezeigt wurde, benötigt man zur vollständigen Beschreibung einer Zustandsänderung die spe-
zifische innere Energie als weitere Zustandsgröße. Sie ist eine der energetischen Zustandsgrößen. Als zweite energetische
Zustandsgröße wird in diesem Kapitel die Enthalpie (enthalpy) eingeführt. Die energetische Zustandsgröße Entropie wird
erst in Kapitel 4 besprochen.

Auf die Tabellierung der spezifischen inneren Energie wird in diesem Buch verzichtet, weil ihre Berechnung aus der
spezifischen Enthalpie sehr einfach ist. In den meisten Tabellenwerken wird nur die spezifische Enthalpie angegeben. Aus
diesem Grund wird hier vor der Behandlung der spezifischen inneren Energie die Zustandsgröße spezifische Enthalpie
eingeführt.

2.6.1 Enthalpie

In den Energiebilanzgleichungen für offene Systeme (Kapitel 3) tritt häufig der Term U + p . V auf, er wird als energetische
Zustandsgröße Enthalpie H eingeführt. Per definitionem ist:

VpUH ⋅+= (2.17)

Da die Größen U, p und V Zustandsgrößen sind, ist die Enthalpie ebenfalls eine Zustandsgröße und zwar eine extensive.
Die auf die Masse bezogene spezifische Enthalpie ist:

vpuh ⋅+= (2.18)

In den Tabellen A2 bis A6 der Zustandsgrößen sind die Werte für die Enthalpie im Sättigungszustand aufgeführt.
Im Zweiphasengebiet wird die spezifische Enthalpie wie das spezifische Volumen in Gl. (2.19) über den Dampfgehalt

bestimmt.

hhhxhxhxh ′+′−′′⋅=′⋅−+′′⋅= )()1( (2.19)

Die Differenz zwischen der spezifischen Enthalpie des gesättigten Dampfes und der gesättigten Flüssigkeit bezeichnet
man als spezifische Verdampfungsenthalpie ∆hv (latent heat of vaporization). In einigen Lehrbüchern wird das Formelzei-
chen r statt ∆hv verwendet. Der früher gebräuchliche Begriff Verdampfungswärme sollte nicht mehr benutzt werden.

vh h h′′ ′∆ = − (2.20)
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Die spezifische Verdampfungsenthalpie gibt an, wie viel Wärme zur Verdampfung von 1 kg einer gesättigten Flüssig-
keit bei isobarer Wärmezufuhr benötigt wird.

Die Verdampfungsenthalpie beinhaltet die Arbeit, die zur Vergrößerung des Volumens beim Übergang von der flüssigen
zur gasförmigen Phase sowie die zum „Herausbrechen“ der Moleküle aus dem Flüssigkeitsverband notwendige Energie.

Mit der Größe Verdampfungsenthalpie kann die spezifische Enthalpie im Zweiphasengebiet auch in folgender Form
angegeben werden:

vh x h h′= ⋅∆ + (2.21)

In den Tabellen A2 und A3 ist die spezifische Verdampfungsenthalpie des Wassers gegeben. Sie wird mit zunehmendem
Druck kleiner und nimmt am kritischen Punkt den Wert null an.

Die Zustandsgröße spezifische Enthalpie h wird als eine Funktion der Temperatur T und des Druckes p angegeben. Diese
Darstellung verbietet jedoch keinesfalls andere Formulierungen wie z. B. h = h(T,v) oder h = h(p,s).

Da die spezifische Enthalpie eine Zustandsgröße ist, gilt:

d d d
p T

h hh T p
T p

 ∂ ∂ = ⋅ + ⋅  ∂ ∂   
(2.22)

Die erste partielle Ableitung wird als spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck cp (specific heat at constant
pressure) oder als isobare spezifische Wärmekapazität bezeichnet.

p
p

hc
T

∂ =  ∂  (2.23)

Die spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck ist eine Stoffeigenschaft, die von der Temperatur und dem Druck
des Stoffs abhängig ist.

2.6.2 Spezifische innere Energie

Die innere Energie (internal energy) kann nach Gl. (2.17) aus der Enthalpie bestimmt werden.

VpHU ⋅−= (2.24)

Analog dazu gilt für die spezifische innere Energie:

vphu ⋅−= (2.25)

In den Tabellen sind die Werte für die spezifische Enthalpie und das spezifische Volumen als eine Funktion der Tempe-
ratur und des Druckes gegeben. Damit kann die spezifische innere Energie nach Gl. (2.24) berechnet werden.

Die spezifische innere Energie im Zweiphasengebiet ist mit dem gleichen Vorgehen wie die spezifische Enthalpie in Gl.
(2.10) ermittelbar.

uxuxu ′⋅−+′′⋅= )1( (2.26)

Die spezifische innere Energie u wird als eine Funktion der Temperatur und des spezifischen Volumens angegeben.
Diese Vereinbarung verbietet nicht andere Darstellungen wie z. B. u = u(T, p).

Da die spezifische innere Energie eine Zustandsgröße ist, gilt:

d d d
v T

u uu T v
T v

∂ ∂   = ⋅ + ⋅   ∂ ∂   

Die erste partielle Ableitung wird als spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen cv (specific heat at constant
volume) oder als isochore spezifische Wärmekapazität bezeichnet.

v
v

uc
T

∂ =  ∂ 
(2.27)

Die spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen ist eine Stoffeigenschaft, die von der Temperatur und dem
Druck des Stoffs abhängig ist.
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2.6.3 Referenzzustände und Referenzwerte

Die in den Tabellen angegebenen kalorischen Zustandsgrößen können nicht direkt gemessen werden, sondern sind aus
Messungen anderer Größen berechenbar. Die Berechnungsverfahren benötigen zum Teil den zweiten Hauptsatz der Ther-
modynamik und können deswegen hier noch nicht behandelt werden. Die Energiebilanzgleichungen benötigen immer die
Änderungen der inneren Energie und der Enthalpie. Deshalb kann man Nullpunkte für eine der beiden Größen willkürlich
wählen. Natürlich wird versucht, diese so zu definieren, dass eine sinnvolle Darstellung der Zustandsgrößen möglich ist.
Für das Wasser wurde der Tripelpunkt als Referenzpunkt gewählt, bei dem die spezifische innere Energie des gesättigten
flüssigen Wassers gleich null ist. Unterhalb des Tripelpunktes existiert der Stoff flüssiges Wasser nicht, was die Festlegung
des Punktes sinnvoll erscheinen lässt.

Gemäß Definition ist die spezifische Enthalpie an diesem Punkt nicht gleich null, sondern h' (0,0061bar, 0,01 °C) = p  . v
= 0,612 J/kg. Die Enthalpie des gesättigten Dampfes beträgt am Tripelpunkt h" (0,0061bar, 0,01 °C) = 2 500,9 kJ/kg.

Bei anderen Stoffen gibt es keine allgemein gültige Regel für die Definition der Nullpunkte. Sie werden in den verschie-
denen Quellen unterschiedlich festgelegt, was jedoch bei der Berechnung der Differenzen nicht stört.

Die kalorischen Zustandsgrößen können negative Werte annehmen.
In den Kapiteln 4 und 9 wird auf den dritten Hauptsatz der Thermodynamik verwiesen, der die absoluten Nullpunkte für

die Zustandsgrößen Entropie und innere Energie definiert.

BEISPIEL 2.4: Verdampfung von Wasser

In einem ideal thermisch isolierten Zylinder befindet sich 1 kg Wasser bei 1,014 bar Druck im Sättigungszustand. Der
Zylinder ist mit einem reibungsfrei gleitenden Kolben abgeschlossen, der durch den Umgebungsdruck von 1,0 bar und
durch seine Masse einen konstanten Druck im Zylinder aufrechterhält. Durch intensives Rühren mit einem Rührwerk wird
das Wasser vollständig verdampft. Bestimmen Sie die Änderung des Volumens, die der inneren Energie und Enthalpie.

Lösung

Schema

Annahmen

• Wasser ist ein geschlossenes System.
• Anfangs- und Endzustand sind Gleichgewichtszustände.
• Die kinetische und potentielle Energie ändern sich nicht.
• Der Prozess ist isobar und adiabat.

Analyse

Zum Druck von 1,014 bar gehört die Sättigungstemperatur von 100 °C. Die Werte für Enthalpie und spezifisches
Volumen nach Tabelle A2 sind:

/kgm  1,6719 3=′′v /kgm  0,0010435 3=′v

2 675,6  kJ/kgh′′ = kJ/kg  419,1=′h

Die innere Energie ist:

3(2 675,6 10 101 400 1,6719) J/kg 2 506,1  kJ/kgu h p v′′ ′′ ′′= − ⋅ = ⋅ − ⋅ =
3(419,1 10 101 400 0,0010435)  J/kg 419,0  kJ/kgu h p v′ ′ ′= − ⋅ = ⋅ − ⋅ =

Da sich im System 1 kg Wasser befindet, sind die Zahlenwerte der inneren Energie und die der Enthalpie gleich den
Werten der spezifischen Größen.

2 1 2 1( ) ( )U U m u u H H m h h′′ ′ ′′ ′− = ⋅ − = − = ⋅ − =2 087,1 kJ 2 256,5 kJ

Da das Wasser während des Rührvorgangs im Sättigungszustand bleibt, entsprechen die Zustandswerte zu Beginn des
Rührens dem der flüssigen und am Ende jenem der gasförmigen Phase. Da 1 kg Wasser im Zylinder eingeschlossen ist,
erhält man folgende Volumina:

V1 = 0,0010435 m3 und V2 = 1,6719 m3

m
Wasser

p
U

Zustand 1

Zustand 2
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Diskussion

Die Volumenänderung ist sehr groß. Die Änderung der inneren Energie erfasst die Energie, die zum Loslösen der Mole-
küle aus der flüssigen Phase notwendig ist. Die Änderung der Enthalpie beinhaltet zusätzlich die für die Volumenänderung
benötigte Arbeit.

2.6.4 Näherungswerte für Flüssigkeiten

In Tabellenwerken sind die thermodynamischen Zustandsgrößen v, u und h für unterkühlte Flüssigkeiten oft nicht genü-
gend detailliert oder überhaupt nicht angegeben. Sie können mit guter Näherung entweder aus den Stoffwerten bei der
Sättigung oder als inkompressible Fluide behandelt werden. Die Werte des spezifischen Volumens bei einer bestimmten
Temperatur im Vergleich zu den Werten der gesättigten Flüssigkeit ändern sich mit dem Druck nur wenig und sind in guter
Näherung auch für höhere Drücke als Sättigungsdruck verwendbar.

)(),( TvTpv ′≈ (2.28)

Die Werte für die spezifische Enthalpie ändern sich stärker. Die innere Energie von Flüssigkeiten ändert sich mit dem
Druck nur schwach. In guter Näherung kann sie folgendermaßen bestimmt werden:

)()()(),( TvTpThTpu s ′⋅−′≈ (2.29)

Bei der Enthalpie ist der Einfluss des Druckes wie folgt zu berücksichtigen:

))(()()(),( TppTvThTph s−⋅′+′≈ (2.30)

Eine andere Möglichkeit zur Bestimmung der spezifischen inneren Energie und Enthalpie ist durch die Annahme inkom-
pressibler Zustandsänderungen möglich. Da dv = 0 ist, erhalten wir aus Gl. (2.27) für die Änderung der inneren Energie:

d d dv
v

uu T c T
T

∂ = ⋅ = ⋅ ∂ 
(2.31)

Die Änderung der inneren Energie hängt nur von der Temperatur ab. Die Ableitung entspricht der spezifischen Wärme-
kapazität bei konstantem Volumen. Somit ist auch sie nur von der Temperatur abhängig.

Die Enthalpie der Flüssigkeit ist:

vpTuTph ⋅+= )(),( (2.32)

Die spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen cv einer inkompressiblen Flüssigkeit ist gleich der spezifischen
Wärmekapazität cp bei konstantem Druck. Dies lässt sich durch die partielle Ableitung der Enthalpie nach Gl. (2.31) zur
Ermittlung der spezifischen Wärmekapazität bei konstantem Druck zeigen.

p v
p v

h uc c
T T∂

∂ ∂   = = =   ∂   

Im Folgenden bezeichnen wir die isobare und isochore spezifische Wärmekapazität der inkompressiblen Flüssigkeit
mit cp.

In vielen Büchern wird dafür die Bezeichnung c verwendet. Damit dies mit der Bezeichnung der Geschwindigkeit keinen
Konflikt erzeugt, wurde hier davon abgesehen. Die Änderung der spezifischen inneren Energie einer inkompressiblen
Flüssigkeit ist:

2

2 1 2 1
1

d ( )p pu u c T c T T− = ⋅ = ⋅ −∫ (2.33)

Die Änderung der spezifischen Enthalpie beträgt:

2 1 2 1 2 1 2 1 2 1( ) ( ) ( )ph h u u v p p c T T v p p− = − + − = ⋅ − + − (2.34)
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2.7 Ideale Gase

Die Moleküle eines Gases bewegen sich auf Grund ihrer thermischen Energie mit hoher Geschwindigkeit ungeordnet im
gesamten zur Verfügung stehenden Raum. Dabei stoßen die Moleküle aneinander und an die Wand des umgebenden
Behälters, wobei sie laufend ihre Richtung ändern. Diese Stoßvorgänge und die Geschwindigkeit der Moleküle bestimmen
die thermischen Eigenschaften eines Gases. Bei niedrigen Drücken ist der mittlere Abstand der Gasmoleküle gegenüber
ihren Abmessungen sehr groß. In diesem Fall können die Moleküle als Massenpunkte behandelt und ihre gegenseitige
Anziehungskraft vernachlässigt werden. Damit kann man wichtige Aussagen über die Eigenschaften der Gase herleiten.
Gase, deren Eigenschaften sich durch ein solch idealisiertes Modell beschreiben lassen, nennt man ideale Gase. Können die
beschriebenen Vereinfachungen nicht vorgenommen werden, handelt es sich um reale Gase. In der Regel werden Gase bei
Drücken, die sehr viel kleiner als der kritische Druck sind und bei Temperaturen, die genügend weit oberhalb der Konden-
sationstemperatur liegen, als ideale Gase behandelt.

2.7.1 Thermische Zustandsgleichungen

Messungen von Boyle und Mariotte zeigten, dass bei idealen Gasen mit einer konstanten Temperatur ϑ   das Produkt aus
dem Druck und spezifischen Volumen des Gases konstant ist.

konst.=⋅vp (2.35)

Der Zahlenwert der Konstanten hängt von der Temperatur ab. Für jede Temperatur ϑ  stellt Gl. (2.35) im p,V-Diagramm
eine Hyperbel dar (Bild 2.12).

Nach dem Gesetz von Gay-Lussac ändert sich das Volumen eines Gases bei konstantem Druck und konstanter Masse
proportional mit der Temperatur (Bild 2.13). Im Diagramm ist das Volumen zweier Gase gleicher Masse über der Celsius-
Temperatur aufgetragen. Bei 0 °C haben die Gase jeweils das Volumen V0. Versuche mit mehreren Gasen zeigten, dass sich
die verlängerten Linien des Volumens alle in einem Punkt, bei –273,15 °C, treffen.

spezifisches Volumen

Dr
uc

k

ϑ

0

p

v

             

0 °C ϑ

V

-273,15 °C

02

01V

Gas 1

Gas 2

Bild 2.12: Schar der Isothermen Bild 2.13: Zum Gay-Lussac-Gesetz
im p,V-Diagramm

C273,15
C273,15

C273,15 0
0

0 °
+°⋅=⋅

°
+= ϑϑ VVVV

Auf die Masseneinheit bezogen, gilt:

)1( 00 ϑβ ⋅+⋅= vv (2.36)

Dabei ist v0 das spezifische Volumen bei ϑ   = 0 °C und β0 = 1/273,15 K = 1/ T0, der bei 0 °C bestimmte Wärmeaus-
dehnungskoeffizient der idealen Gase, dessen Wert konstant 1/(273,15 K) für alle idealen Gase ist.

Die Kelvin-Temperatur ist T = ϑ  + 273,15 K. Damit ergibt sich aus Gl. (2.36):

0
0

0
0

15,273
T
Tv

T
vv ⋅=+⋅= ϑ

(2.37)

Hier bestätigt sich die mit dem Gasthermometer in Kapitel 1 gemachte Erfahrung, dass es eine absolute Temperaturskala
gibt, deren Nullpunkt bei –273,15 °C liegt. Die absolute Temperaturskala ist die Kelvin-Skala. Um die Zustandsänderung
eines Gases vom Zustand p, T und v auf den Zustand p0, T0 und v0 zu bestimmen, geht man in zwei Schritten vor. Zunächst
wird der Druck von p auf p0 bei konstanter Temperatur T geändert. Nach Gl. (2.26) erhält man:

),(),( 00 TpvpTpvp ⋅=⋅ (2.38)

Anschließend wird die Temperatur von T auf T0 bei konstantem Druck p0 geändert.
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0
000 ),(),(

T
TTpvTpv ⋅= (2.39)

In Gl. (2.28) war v0 das spezifische Volumen bei ϑ  = 0 °C für irgendeinen beliebigen Druck. Wählt man v0 als den Wert
v(p0, T0), ergeben die Gln. (2.38) und (2.39):

0

00

T
vp

T
vp ⋅

=⋅ (2.40)

Die Größen p0, T0, und v0 werden physikalische Normzustandsgrößen genannt. Als Normdruck wurde 1 atm (physikali-
sche Atmosphäre) und als Normtemperatur der Nullpunkt der Celsius-Skala gewählt. Das spezifische Normvolumen v0 ist
das spezifische Volumen bei 1 atm Druck und 0 °C Temperatur.

Physikalischer Normzustand:
p = 1 atm = 101 325 Pa = 760 Torr

T = 273,15 K, ϑ = 0 °C

Da p0 und T0 feste Werte sind, erhält man je nach Größe des spezifischen Volumens eine für das jeweilige Gas typische
Konstante R, die man als individuelle Gaskonstante bezeichnet.

Damit erhält man für ein ideales Gas folgenden Zusammenhang zwischen den thermischen Zustandsgrößen (ideal gas
equation of state):

TRvp ⋅=⋅ (2.41)

TRmVp ⋅⋅=⋅ (2.42)

Um eine für alle idealen Gase gültige Konstante zu erhalten, wird Gl. (2.42) auf 1 kmol Gasmenge bezogen. Ein kmol ist
die Masse eines Stoffs, in dem sich  6,0221367 · 1026 Moleküle befinden.

Das Molvolumen vm eines Stoffs (Einheit: m3/kmol) ist definiert als:

m
Vv v M M
m

= ⋅ = ⋅ (2.43)

Das Gesetz von Avogadro sagt aus:

Alle idealen Gase haben bei gleicher Temperatur und gleichem Druck dasselbe Molvolumen.

Bei 0 °C Temperatur und bei 1 atm Druck gilt:

3

0
m22,4138

kmolmv = (2.44)

Die Gln. (2.34) und (2.35) in Gl. (2.33) eingesetzt, ergibt:

m m

m

p v M R T R T
p V n R T

⋅ = ⋅ ⋅ = ⋅
⋅ = ⋅ ⋅

(2.45)

Dabei ist n die Molzahl und Rm die universelle Gaskonstante, die für alle idealen Gase folgenden Wert hat:

J8314,41
kmol KmR =

⋅

2.7.2 Energetische Zustandsgrößen

Die kalorischen Zustandsgrößen spezifische innere Energie und spezifische Enthalpie können für ideale Gase besonders
einfach dargestellt werden. Experimentelle Untersuchungen zeigen, dass die spezifische innere Energie eines idealen Gases
nur von der Temperatur abhängig ist. Damit vereinfacht sich Gl. (2.18) zu:
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d d dv
v

uu T c T
T

∂ = ⋅ = ⋅ ∂ 
(2.46)

Die spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen cv eines idealen Gases ist nur von der Temperatur abhängig.
Damit wird die Änderung der spezifischen inneren Energie:

2

2 1
1

( ) dvu u c T T− = ⋅∫ (2.47)

Die spezifische Enthalpie eines idealen Gases beträgt:

)( 121211221212 TTRuuvpvpuuhh −⋅+−=⋅−⋅+−=− (2.48)

Damit ist auch die Enthalpie eines idealen Gases nur von der Temperatur abhängig. Aus Gl. (2.23) erhalten wir:

2

2 1
1

( ) dph h c T T− = ⋅∫ (2.49)

Daraus ergibt sich bei idealen Gasen der Zusammenhang zwischen cp und cv:

RTcTc vp += )()( (2.50)

Die spezifische Wärmekapazität idealer Gase ist nur eine Funktion der Temperatur.

Für einige ideale Gase ist in Bild 2.14 das Verhältnis cv / R = cp / R – 1 in Abhängigkeit der Temperatur dargestellt.

Temperatur in K
2 000

0
0

1

c

2

3

v
/ R

 =

500

6

-1
/ R 4

c p
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8

O 2

1 5001 000

Edelgase

Luft

H O2

CO 2

Bild 2.14: Verhältnis cv /R für einige ideale Gase als Funktion der Temperatur T

Für Edelgase, die einatomig sind, ist das Verhältnis cv/R konstant 1,5 und cp/R konstant 2,5. Die Änderung der spezifi-
schen inneren Energie und spezifischen Enthalpie für Edelgase ist damit:

)(5,2)(5,1 120120 TTRhhTTRuu −⋅⋅+=−⋅⋅+=

Bei mehratomigen idealen Gasen, die bei technischen Prozessen wichtig sind, ist die spezifische Wärmekapazität eine
relativ komplexe Funktion der Temperatur. Sie kann in Form von Polynomen angegeben werden [2.10].

10

1

k

k
b

p k R
k

c R a T
=

=

= ⋅ ⋅∑ (2.51)

Dabei ist TR = T/T0 = 1+ ϑ/273,15 K. Die Koeffizienten ak und bk der Polynome sind in Tabelle A7 für einige der
wichtigsten Gase angegeben.

Bei der Berechnung der Zustandsänderungen ist die Änderung der spezifischen inneren Energie und spezifischen Enthal-
pie maßgebend. Die Änderung der spezifischen Enthalpie bei einer Zustandsänderung, bei der sich die Temperatur von ϑ0 =
0 °C auf ϑ   ändert, erhält man aus der Integration von Gl. (2.51).
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0

0 C

( ) ( ) dph h c
ϑ

ϑ ϑ ϑ
°

= + ⋅∫ (2.52)

Dabei ist h0 die Enthalpie bei 0 °C. Die Änderung der spezifischen Enthalpie kann auch mit einer mittleren spezifischen
Wärmekapazität berechnet werden.

gleich große Flächen

0
1ϑ

ccp p
ϑ 1

2ϑ

1ϑ

ϑϑ 2

= h  - h 12

cp

.

ϑ
ϑ

cp

(pc

)2 1( -ϑ ϑ
2 ..

1ϑ)1

ϑ(cp 2
.ϑ2 )

Bild 2.15: Zur Bestimmung der mittleren spezifischen Wärmekapazität

2

1
2 1 2 1 2 1( ) ( ) ( )ph h h h c

ϑ

ϑ
ϑ ϑ ϑ ϑ− = − = ⋅ − (2.53)

Mit Gl. (2.53) ist die mittlere spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck zwischen der allgemeinen Temperatur ϑ
und der Referenztemperatur ϑ  = 0 °C:

0 °C

1 ( ) (0 C)( )
0 Cp p

h hc c d
ϑ ϑϑ ϑ

ϑ ϑ
− °= ⋅ =
− °∫

In Tabelle A7 sind die mittleren spezifischen Wärmekapazitäten, integriert zwischen 0 °C und den tabellierten Tempera-
turen ϑ, angegeben. Damit können die mittleren spezifischen Wärmekapazitäten zwischen zwei beliebigen Temperaturen
ϑ1 und ϑ 2 aus der Tabelle bestimmt werden:

2

1

2 2 1 1 2 1

2 1 2 1

( ) ( ) ( ) ( )p p
p

c c h hc
ϑ

ϑ

ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ
ϑ ϑ ϑ ϑ
⋅ − ⋅ −= =

− − (2.54)

Die Änderung der spezifischen Enthalpie ist logischerweise:

2 1 2 2 1 1( ) ( )p ph h c cϑ ϑ ϑ ϑ− = ⋅ − ⋅ (2.55)

Mit Gl. (2.48) können die Werte für die mittlere spezifische Wärmekapazität bei konstantem Volumen und damit die
spezifische innere Energie berechnet werden.

v pc c R= − (2.56)

Das Verhältnis der spezifischen Wärmekapazitäten wird mit dem Symbol κ bezeichnet und heißt Isentropenexponent.

p

v

c
c

κ = (2.57)

Seine Bedeutung wird in Kapitel 4 besprochen. Die mittleren Isentropenexponenten berechnet man mit den mittleren
Werten der spezifischen Wärmekapazitäten.

Die Zusammenhänge zwischen den Größen cp, cv, R und κ beschreiben die Gln. (2.56) und (2.57). Sind zwei der vier Grö-
ßen bekannt, können die anderen zwei berechnet werden. Nachstehend die mathematischen Zusammenhänge zwischen den
vier Größen:
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1 1
11 ( 1)

p
v p p v v

p p v
p v p v

v p v

c R Rc c R c c R c

c c c R
R c c c c

c c R c

κκ
κ κ κ

κ κ
κ

⋅= − = = = + = ⋅ =
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(2.58)

Gleichung (2.58) gilt für lokale und mittlere Werte der spezifischen Wärmekapazitäten und des Isentropenexponenten.

2.7.3 Zustandsänderung idealer Gase

Zustandsänderungen idealer Gase können oft durch folgenden exponentiellen Zusammenhang zwischen Druck und spezi-
fischem Volumen beschrieben werden:

.konst=⋅ nvp (2.59)

Für die so beschriebene Zustandsänderung wird der Polytropenexponent n als konstant vorausgesetzt. Bei der Zustands-
änderung zwischen den Zuständen 1 und 2 gilt unter Berücksichtigung der Zustandsgleichung idealer Gase:
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(2.60)

Auf die Bedeutung der polytropen Zustandsänderungen wird in Kapitel 6 näher eingegangen.

BEISPIEL 2.5: Zylinder mit federbelastetem Kolben

In einem Zylinder, der mit einem federbelasteten Kolben abgeschlossen ist, befindet sich Luft bei 2 bar Druck und 300 K
Temperatur. Der Zylinder hat einen Durchmesser von 100 mm, der Kolben befindet sich 100 mm oberhalb des Zylinder-
bodens. Durch Wärmezufuhr erhöht sich der Druck auf 5 bar und der Kolben wird reibungsfrei 50 mm verschoben. Der
Umgebungsdruck ist 1,0 bar.

Zu bestimmen sind die Temperatur im Zylinder, der Polytropenexponent, die Arbeit, die an der Feder geleistet wird und
die Änderung der inneren  Energie.

Lösung

Schema

Annahmen

• Wie im Schema dargestellt, ist die Luft im Zylinder eingeschlossen.
• Anfangs- und Endzustand sind Gleichgewichtszustände.
• Der Prozess verläuft reibungsfrei.

Analyse

Der Druck im Zylinder wird durch den Außendruck und die Federkraft bestimmt.

2
0 )(4

d
zzfpp U ⋅

−⋅⋅
+=

π

Dabei ist f die Federkonstante und z0 die Lage des Kolbens, wenn die Federkraft gleich null ist. f und z0 können bestimmt
werden, da der Ort des Kolbens und der Druck bei zwei Zuständen gegeben ist.
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Für die polytrope Zustandsänderung kann aus Gl. (2.60) der Polytropenexponent berechnet werden.
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Da der Druck und das Volumen beider Zustände bekannt sind, bestimmt man für Luft als ideales Gas die Temperatur mit
Gl. (2.41):

2 2 2 2
2 1 1

1 1 1 1

5 150 300 K
2 100

p V p A zT T T
p V p A V

⋅ ⋅ ⋅ ⋅= ⋅ = ⋅ = ⋅ =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅

1 125 K

Die Temperaturänderung als polytrope Änderung nach Gl. (2.60) und (2.41) ist:

1 1 2,599 1
2 1 1 2 1 1 2( / ) ( / ) (100 /150) 300 K 1125 Kn nT T V V T z z− − − −= ⋅ = ⋅ = ⋅ =

Wie zu erwarten war, sind die Ergebnisse identisch. Die Arbeit, die an der Feder geleistet wird, ist:

2

1

2 2
12 0 2 1 0 2 1( ) d [0,5 ( ) ( )] 98,175 J

z

z

W f z z z f z z z z z= ⋅ − ⋅ = ⋅ ⋅ − − ⋅ − =∫

Die innere Energie kann mit den Gln. (2.48) und (2.56) berechnet werden:

2 1 2 1 2 2 1 1 2 1( ) [ ( ) ( ) ( )]p pU U m u u m c c Rϑ ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ− = ⋅ − = ⋅ ⋅ − ⋅ − −

Durch Interpolation wird die mittlere spezifische Wärmekapazität aus Tabelle A7 bestimmt. Die mittleren pc
 -Werte

sind:

(20 C) 1 004,2  J/(kg K) (40 C) 1 004,6  J/(kg K)

(800 C) 1 071,2  J/(kg K) (900 C) 1 081,4  J/(kg K)
p p

p p

c c

c c

° = ⋅ ° = ⋅

° = ⋅ ° = ⋅

Daraus errechnen sich die Werte für 27 °C und 852 °C.

J J(27 C) 1 004,3 (852 C) 1 076,5 
kg K kg Kp pc c° = ° =

⋅ ⋅
Die Masse der Luft kann mit Gl. (2.42) berechnet werden. Die Gaskonstante der Luft entnimmt man Tabelle A7: R =

287,06 J/(kg K).

2 2 2 2
31 1 1 1

1 1

200 000 N/m 0,1 m 0,1 m 1,824 10 kg
4 4 287,1 J/(kg K) 300 K

p V p d z πm
R T R T

π −⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = = = ⋅
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

Jetzt ist die Änderung der inneren Energie zu bestimmen:

3
2 1 1,824 10 kg (1 076,5 852 1 004,3 27 287,06 825) J/kgU U −− = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ − ⋅ ⋅ =1 191 J

Diskussion

Die Berechnung des mittleren cv-Wertes erfolgt aus der Berechnung des mittleren cp-Wertes aus Tabelle A7. Sofern die
Werte der Temperaturen keine runden Werte sind, müssen sie aus der Tabelle durch lineare Interpolation ermittelt werden.
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BEISPIEL 2.6: Verdichtung und Expansion eines idealen Gases

In einem Zylinder mit einem reibungsfrei beweglichen Kolben ist Kohlendioxid eingeschlossen. Der Zylinder hat den
Durchmesser von 1,0 m, der Kolben befindet sich 1,0 m vom Zylinderboden entfernt. Der Druck im Zylinder ist 0,98 bar,
die Temperatur 20 °C.

Folgende Prozesse sind zu untersuchen: Vergrößerung und Verringerung des Volumens um 10 %. Bei beiden Prozessen
werden Zustandsänderungen mit den Polytropenexponenten von 0,0, 1,0 und 1,2931 untersucht.

Bestimmen Sie die Temperatur, den Druck und die Enthalpieänderung.

Lösung

Annahmen

• Das im Zylinder eingeschlossene Kohlendioxid ist ein geschlossenes System.
• Der Anfangs- und Endzustand sind Gleichgewichtszustände.

Analyse

Für die gegebenen Prozesse können mit den Gln. (2.51) und (2.52) die Drücke, Temperaturen und Arbeiten direkt
ermittelt werden.
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Kompression V2 = 0,9 . V1 Expansion V2 = 1,1 . V1

n 0,0 1,0 1,2931 0,0 1,0 1,2931
p2 0,9800 1,0889 1,1230 0,9800 0,8909 0,8664 bar
T2 263,84 293,15 302,34 322,46 293,15 285,07 K
ϑ 2 –9,31 20,00 29,19 49,31 20,00 11,92 °C

pc 812,2 – 832,9 843,4 – 823,7 J/(kg K)
h2 – h2 –24,1 0 7,8 25,0 0 –6,7 kJ

Da die Temperaturen im Bereich von –9,31 °C und +49,23 °C liegen, entnimmt man die pc  -Werte für CO2 für –20 °C,
0 °C, 20 °C, 40 °C und 60 °C Tabelle A7.

( 20 C) 806,3 (0 C) 817,3 (20 C) 828,0

(40 C) 838,6    (60 C) 848,8 188,92
p p p

p p

c c c

c c R

− ° = ° = ° =

° = ° = =

Die mittleren Wert von pc  und vc  zwischen den Temperaturen T1 und T2  können mit Gl. (2.54) berechnet werden, sie
sind ebenfalls in der Tabelle eingetragen. Hier wird die Berechnung des Wertes der mittleren spezifischen Wärmekapazität
für die Zustandsänderung von 20 °C auf 29,13 °C gezeigt.
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Die Ergebnisse der übrigen Berechnungen sind in der Tabelle dargestellt.

Diskussion

Die Temperaturen, Drücke und Enthalpien können leicht mit den Gleichungen der idealen Gase bestimmt werden. Es ist
immer streng darauf zu achten, dass man die richtigen Dimensionen verwendet.
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2.8 Reale Fluide

Gase, bei denen die räumliche Ausdehnung der Moleküle und die Wechselwirkung zwischen den Molekülen nicht
vernachlässigbar sind, werden reale Gase genannt. Das Verhalten ihrer thermischen Zustandsgrößen kann nicht mehr
durch die ideale Gasgleichung Gl. (2.32) beschrieben werden. Die Abweichung ihres Verhaltens nimmt mit zunehmendem
Druck und mit abnehmender Temperatur zu.

2.8.1 Realgasfaktor

Die Abweichung des Verhaltens der thermischen Zustandsgrößen eines Gases von dem eines idealen Gases wird durch den
Realgasfaktor z (compressibility factor) angegeben. Das Zustandsverhalten der thermischen Zustandsgrößen kann mit dem
Realgasfaktor folgendermassen beschrieben werden:

TRzvp ⋅⋅=⋅ (2.61)

Die Gaskonstante R ist die charakteristische Größe eines Gases und wird auch für reale Gase beibehalten. Der Realgas-
faktor z kann aus der Messung der drei thermischen Zustandsgrößen p, v und T bestimmt werden. Er gibt an, wie weit die
thermischen Zustandsgrößen eines Gases vom Idealgasverhalten abweichen. Liegt der Wert des Realgasfaktors zwischen
0,98 und 1,02, kann das Gas meist noch mit guter Genauigkeit als ideales Gas behandelt werden.

p vz
R T

⋅=
⋅

(2.62)

Der Realgasfaktor nimmt beim Grenzübergang p => 0 den Wert von 1 an, d. h., das Gas wird ein ideales Gas.

Bild  2.16: Realgasfaktor des Wasserstoffs [3.1]

Bild 2.16 zeigt den Realgasfaktor des Wasserstoffs als eine Funktion der Temperatur und des Druckes. Eine mögliche
Darstellung des aus Messungen ermittelten Wertes des Realgasfaktors ist eine unendliche Reihe, die Virialgleichung ge-
nannt wird.

2 3
( ) ( ) ( )1 ...
m m m

B T C T D Tz
V V V

= + + + +

Die Koeffizienten B, C, D usw. heißen Virialkoeffizienten. Im Grenzfall, wenn der Druck gegen null geht, strebt das
Molvolumen gegen unendlich und der Realgasfaktor nimmt den Wert 1 an. Die Virialgleichung und die Virialkoeffizienten
lassen sich theoretisch begründen. Der Virialkoeffizient B(T) berücksichtigt die Wechselwirkung der Kräfte zwischen
Molekülpaaren, C(T) die zwischen Dreiergruppen usw.

Neben der Virialgleichung, die nur bei nicht allzu hohen Dichten brauchbar ist, wurden zahlreiche andere Zustandsglei-
chungen vorgeschlagen. Hier wird nur das Theorem der korrespondierenden Zustände behandelt.

2.8.2 Theorem korrespondierender Zustände

Das Theorem korrespondierender Zustände (principle of corresponding states), kurz auch Korrespondenzprinzip genannt,
wurde von van der Waals vorgeschlagen. Der Vergleich der Realgasfaktoren verschiedener Gase zeigt ein qualitativ ähnli-
ches Verhalten. Die genaue Analyse ergibt, dass die Kurven verschiedener Gase eng zusammenfallen, wenn die Variablen
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p und T durch die reduzierten Größen pr und Tr ersetzt werden. Die reduzierten Größen sind die Variablenwerte, geteilt
durch den Wert am kritischen Punkt.
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Bild 2.17: Realgasfaktor verschiedener Gase mit reduzierten Zustandsgrößen  [2.1]
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In Bild 2.17 ist der Realgasfaktor verschiedener Gase als eine Funktion der reduzierten Temperatur Tr und des reduzier-
ten Druckes pr dargestellt. Das reduzierte spezifische Volumen ist vr = v / vkrit. Der Zustand mit den gleichen reduzierten
Zustandsgrößen pr und Tr heißt korrespondierender Zustand.

Die durch das Korrespondenzprinzip erreichte verallgemeinerte Beziehung für die Realgasfaktoren ist eine Näherung
und kein Ersatz für die genauen Gleichungen thermischer Zustandsgrößen. Zur Bestimmung des Realgasfaktors werden
zwei Verfahren vorgestellt:

Die 1873 von van der Waals vorgeschlagene Zustandsgleichung lautet:

2v
a

bv
TRp −

−
⋅= (2.63)

Dabei ist b das von den Molekülen eingenommene Volumen, und der Term a/v2 berücksichtigt die Wechselwirkungs-
kräfte zwischen den Molekülen. Die Konstanten a und b können auf Grund der Tatsache, dass die kritische Isotherme im
p,v-Diagramm (Bild 2.6) am kritischen Punkt einen Wendepunkt hat, bestimmt werden. Für diesen Wendepunkt am kriti-
schen Punkt gilt:
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Die Ableitungen der van der Waals-Gleichung sind:

2 3
2 0

( )
krit

T krit krit

R Tp a
v v b v

⋅∂ ⋅  = − + = ∂ − 

2

2 3 4
2 6 0
( )

krit

krit kritT

R Tp a
v v b v

  ⋅ ⋅∂ ⋅= − =  ∂ − 

Weiterhin gilt am kritischen Punkt:

2
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−
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Damit erhält man für die drei unbekannten Größen a, b und vkrit:
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Mit einem reduzierten spezifischen Pseudovolumen rv′ = pkrit · v  / (R . Tkrit) erhalten wir für den Realgasfaktor:

27
1/ 8 64
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r r r

vz
v T v

′
= −

′ ′− ⋅ ⋅ (2.64)

Der Realgasfaktor kann auch in Abhängigkeit von der reduzierten Temperatur und dem reduzierten Druck bestimmt
werden:
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(2.65)

Nach Gl. (2.62) ist der Realgasfaktor am kritischen Punkt:
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Wie in Bild 2.15 zu sehen ist, liegen die Werte für den Realgasfaktor am kritischen Punkt zwischen 0,23 und 0,39. Für die
meisten Anwendungen ist die van der Waals-Gleichung nicht genügend genau. Sie ist die einfachste Beziehung, die die
Abweichung der Zustandsgleichung von derjenigen idealer Gase berücksichtigt.

Eine etwas genauere Beziehung ist die Redlich-Kwong-Gleichung, die 1947 vorgeschlagen wurde. Sie ist eine empirische
Gleichung und lautet:
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⋅= (2.66)

Die Konstanten a und b können nach den gleichen Kriterien wie bei der van der Waals-Gleichung ermittelt werden.
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Der Realgasfaktor wird damit:

3/ 2
0,42748

0,08664 ( 0,08664)
r

r r r

vz
v v T

′
= −

′ − ′ + ⋅ (2.67)

Nach der Redlich-Kwong-Gleichung ist der Realgasfaktor am kritischen Punkt 0,333 und nach van der Waals 0,375.
Beide Gleichungen liefern zu hohe Werte. Die Erfahrung zeigt, dass im Vergleich die Redlich-Kwong-Gleichung genauere
Werte liefert als die van der Waals. Beide Gleichungen sind aber nur für überschlägige Berechnungen geeignet. Werden
genauere Werte benötigt, müssen andere, komplexere Gleichungen, die auf gemessenen Stoffwerten basieren bzw. entspre-
chende Tabellen verwendet werden. Im Anhang kann aus Diagramm B1 der Realgasfaktor bestimmt werden.

BEISPIEL 2.7: Verschiedene Gleichungen für reale Gase im Vergleich

In einer Gasflasche mit 50 l Volumen befinden sich 12 kg Sauerstoff bei 20 °C Temperatur. Bestimmen Sie den Druck im
Gas
a) als ideales Gas
b) mit dem Realgasfaktor nach B1 (Prinzip der korrespondierenden Zustände)
c) mit der van der Waals-Gleichung
d) mit der Redlich-Kwong-Gleichung.
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Lösung

Annahmen

• Das Gas ist ein geschlossenes System.
• Das Gas befindet sich im Gleichgewichtszustand.

Analyse

Den Tabellen A1 und A7 können folgende Daten entnommen werden:

pkrit = 50,5 bar     Tkrit = 154,0 K   R = 259,84 J/(kg K)
v = V / m = 0,004167 m3/kg

a) Für ein ideales Gas gilt nach Gl. (2.33):

bar182,8==
⋅⋅⋅
⋅⋅⋅⋅=⋅= MPa18,280
Kkgm0,004167
kgJ259,84K293,15

3v
RTp

b) Die Ermittlung aus Diagramm B1 erfolgt iterativ.

904,10,154/15,293/ === kritr TTT

Mit einem angenommenen Druck von 182,8 bar erhält man für den reduzierten Druck: pr = 182,8 / 50,5 = 3,62
Aus Diagramm B1ist der Realgasfaktor z = 0,94. Nach Gl. (2.52) berechnet sich der Druck zu:

z R Tp
v

⋅ ⋅= =171,8 bar

Der reduzierte Druck ist jetzt pr = 3,40. Da die Isotherme in diesem Bereich sehr flach verläuft, verändert sich der Real-
gasfaktor nicht.

c) Zur Bestimmung des Realgasfaktors nach van der Waals muss zunächst rv′  berechnet werden.
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Den Realgasfaktor ermittelt man mit Gl. (2.64).
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Nach Gl. (2.52) ist der Druck: bar  162,8=⋅⋅=
v

TRZp

d) Anhand der Gl. (2.67) kann man den Realgasfaktor bestimmen:
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Der Druck ist damit: bar  170,3=⋅⋅=
v

TRZp

Diskussion

Geht man davon aus, dass der Druck mit dem Realgasfaktor aus Diagramm B1 am genauesten bestimmt wurde, dann
wird er mit der idealen Gasgleichung um 6 % zu groß, mit der van der Waals-Gleichung um 5 % zu klein und mit der
Redlich-Kwong-Gleichung um 0,8 % zu klein berechnet.
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2.9 Gasmischungen

Viele wichtige thermodynamische Prozesse laufen nicht mit reinen Gasen, sondern mit Gasmischungen wie z. B. trockener
Luft, feuchter Luft, Abgasen, Erdgas usw. ab. Das Verständnis für das Verhalten der Gasmischungen ist Voraussetzung für
ihre rechnerische Handhabung.

Der folgende Abschnitt befasst sich mit Gasmischungen aus idealen Gaskomponenten, die

• chemisch nicht miteinander reagieren und
• im thermodynamischen Gleichgewicht sind.

Die Eigenschaften der Gasmischungen hängen von den Eigenschaften der Einzelkomponenten ab. Wegen der möglichen
Vielfalt ist es nicht praktikabel, Zustandstabellen für jede denkbare Mischung zu erstellen. Deshalb ist es von Bedeutung,
die Prinzipien der Zustandsberechnung von Mischungen zu kennen. Im ersten Teil des Abschnitts werden die Mischungen
idealer Gase behandelt, im zweiten wird kurz auf die Realgasmischungen eingegangen.

2.9.1 Mischung idealer Gase

Das ideale Gas ist ein Modellstoff, bei dem das Eigenvolumen der Moleküle und die Wechselwirkungskräfte zwischen
ihnen vernachlässigbar sind. Diese Voraussetzungen sind desto besser erfüllt, je weiter die Moleküle voneinander entfernt
sind, was bei niedrigen Gasdrücken der Wirklichkeit sehr nahe kommt.

2.9.1.1 Massen- und Molanteile der Gasmischung

Zur Bestimmung der Eigenschaften einer Gasmischung müssen ihre Zusammensetzung sowie die Eigenschaften der Ein-
zelkomponenten bekannt sein. Die Zusammensetzung der Gasmischung kann auf zwei Arten angegeben werden:

a)   in Massenanteilen
b)   in Molanteilen.

Als Beispiel ist eine Mischung aus Stickstoff und Sauerstoff aufgeführt.
Die Masse der Gasmischung ist gleich der Summe der Einzelmassen.

32 kg

Om

84 kg

N2
+ m m   + mN

116 kg

=
2 2 O2

Bild 2.18: Massenbilanz der Gasmischung

Die Bilanz gilt auch für Stoffmengen: Die Molzahl (Stoffmenge) der Gasmischung ist gleich der Summe der Molzahlen
(Stoffmengen) der Komponenten.

2

1 kmol

nN2

3 kmol

+ nO n   + nN

4 kmol

=
2 O2

Bild 2.19: Stoffmengenbilanz der Gasmischung
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k

i
ik nnnnn

1
21 ... (2.68)

Damit lassen sich auch die Anteile angeben. So ist der Massen- bzw. Molanteil der i-ten Komponente:
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i
i

m
x

m
=      bzw.    i

i
n

y
n

= (2.69)

Da es sich hier um Anteile handelt, muss ihre Summe das Ganze, also 1, ergeben:

1...
1

21 ==+++ ∑
=

k

i
ik xxxx     bzw.   1 2

1

... 1
k

k i
i

y y y y
=

+ + + = =∑ (2.70)

Die Masse der i-ten Komponente kann mit Hilfe der Molzahl ni und der Molmasse Mi der Gaskomponente i ausgedrückt
werden:

iii Mnm ⋅= (2.71)

Für die Gasmischung gilt analog mit n und M:

Mnm ⋅= (2.72)

Die Größe M (kg/kmol) ist die Molmasse. Zusammen mit der Gl. (2.71) erhält man:

n
MnMnMn

n
mmm

n
mM jjj ⋅++⋅+⋅

=
+++

==
...... 221121

Mit den Molanteilen kann daher allgemein geschrieben werden:

1

j

i i
i

M y M
=

= ⋅∑ (2.73)

Der Zusammenhang zwischen den Massen- und Molanteilen kann aus den Gln. (2.71) bis (2.73) angegeben werden:

i
i i

M
x y

M
= ⋅ (2.74)

Die in diesem Abschnitt hergeleiteten Aussagen gelten nicht nur für Mischungen idealer Gase, sondern auch allgemein
für alle chemisch nicht reagierbaren Stoffmischungen.

2.9.1.2 Gaskonstante der Gasmischung

In einem Volumen V befinden sich die Massen m1, m2, ... und mj der (chemisch nicht reagierenden) Gaskomponenten 1, 2,
... und j mit jeweils dem Druck p, der Temperatur T, den Gaskonstanten R1, R2, ... und Rj und den Volumina V1, V2,... und Vj
(Bild 2.20).

Temperatur

2

3

p

m 3

R 3

V

2

1

m

p

m

p

V

R

2

V

R 1

1

Volumen V

Gesamt-
druck

T

p

Bild 2.20: Entstehung einer Gasmischung

Die Komponenten werden nun sich selbst überlassen. Die Moleküle der Komponenten vermischen sich untereinander.
Die Temperatur dieses Gemisches ist T, der Druck p.

Befindet sich nur die i-te Komponente im Volumen V bei der Temperatur T des Gemisches, übt diese auf die Gefäßwand
einen Druck pi aus. Für jede der Komponenten kann für diesen Fall die Gasgleichung aufgestellt werden:
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V
TRm

p
V

TRmp
V

TRmp jj
j

⋅⋅
=

⋅⋅
=

⋅⋅
= 22

2
11

1

Der gemessene Druck, den die Gasmischung auf die Gefäßwand ausübt, ist:

jpppp +++= ...21       (2.75)

Man nennt p1, p2, ... die Partialdrücke (oder Teildrücke) der einzelnen Komponenten und p den Totaldruck (oder
Gesamtdruck) der Mischung.

 Gleichung (2.75) stellt die mathematische Formulierung des Dalton’schen Gesetzes dar:

Die Summe der Partialdrücke ist gleich dem Gesamtdruck der Gasmischung.

Mit Hilfe des Dalton’schen Gesetzes lässt sich die Gaskonstante der Gasmischung herleiten. Zunächst wird für jede
Gaskomponente die Gasgleichung aufgestellt. Anschließend bildet man die Summe aller Gleichungen:

TRmVp

TRmVp
TRmVp

jjj ⋅⋅=⋅

⋅⋅=⋅
⋅⋅=⋅

.

.
222

111

TRmRmRmVppp jjj ⋅⋅++⋅+⋅=⋅+++ )...()...( 221121

TRmRmRmVp jj ⋅⋅++⋅+⋅=⋅ )...( 2211

Andererseits gilt für die Gasmischung:

TRmVp ⋅⋅=⋅

Die Verbindung der letzten zwei Gleichungen mit Gl. (2.61) ergibt:

1 1 2 2 ... j jR x R x R x R= ⋅ + ⋅ + + ⋅ (2.76)

Für die Gasmischung gilt wie für jede der Gaskomponenten:

mR
R

M
= (2.77)

wobei Rm die universelle Gaskonstante ist.

2.9.1.3 Molanteil, Volumenanteil und Partialdruck

Im Modellgas (Bild 2.18) würden die Komponenten beim Gesamtdruck p des Gases jeweils die Teilvolumina  V1,  V2 ... und
Vj einnehmen. Das Volumen aus den Gasgleichungen für die Gasmischung und die i-te Gaskomponente ist:

mn R T
V

p
⋅ ⋅

=          bzw.      
i m

i
n R T

V
p

⋅ ⋅
=

Durch Division erhält man:

i i
i

n V
y

n V
= = (2.78)

Die Bestimmung des Partialdruckes der i-ten Komponente erfolgt mit einem ähnlichen Rechengang.
Die i-te Gaskomponente im Gefäß in Bild 2.18 (links) nimmt das Volumen Vi bei der Temperatur T und dem Gefäßdruck

p ein. Für diese lautet die Gasgleichung:

TRmVp iii ⋅⋅=⋅
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Befindet sich diese i-te Gaskomponente im ganzen Volumen V (Bild 2.18 rechts) bei Temperatur T, dann übt sie auf die
Gefäßwand den Partialdruck pi aus:

TRmVp iii ⋅⋅=⋅

Die Verbindung der beiden letzten Gleichungen ergibt:

p
p

V
V ii = (2.79)

Die Kombination der Gl . (2.78) mit Gl. (2.79) resultiert schließlich in:

i i i
i

n V p
y

n V p
= = = (2.80)

Bei Gemischen idealer Gase stimmen Molanteile, Volumenanteile und das Verhältnis des Partialdruckes zum Ge-
samtdruck überein.

BEISPIEL 2.8: Massen- und Molanteile, Molmasse und Gaskonstante eines Gasgemisches

Die chemische Analyse eines gasförmigen Brennstoffs ergab folgende molare Zusammensetzung: yH2 = 0,38, yCH4 = 0,32,
yC2H4 = 0,25, yN2 = 0,05

Zu berechnen sind:
a) die Molmasse der Gasmischung  M (kg/kmol)
b) die Massenanteile der Gaskomponenten
c) die Gaskonstante der Gasmischung.

Analyse

a) Die Molmassen der Gaskomponenten Mi entnimmt man Tabelle A7. Mit Hilfe der Gl. (2.72) erhält man die gesuchte
Molmasse M. Der Übersicht halber werden die Ergebnisse tabellarisch dargestellt:

Gaskomponente yi Mi yi
 . Mi

- kg/kmol kg/kmol
H2 0,38 2,016 0,766
CH4 0,32 16,043 5,134
C2H4 0,25 28,054 7,013
N2 0,05 28,013 1,401

1iy =∑ i iM y M= ⋅∑ 14,314 kg/kmol

b) Die betrachtete Gasmenge ist unbekannt. Dies ist aber nicht entscheidend, da die anteilmäßige Zusammensetzung,
unabhängig von der Gesamtmenge immer gleich bleibt. Nimmt man ein kmol der Gasmischung und führt die Berechnung
durch, gilt sie naturgemäß auch für eine andere Stoffmenge der gleichen Gasmischung. Die Massen der Gaskomponenten
in einem kmol Gasmischung sind in Kolonne 4 der Berechnungstabelle im Aufgabenteil a) bestimmt. Demnach sind in
einem kmol der Gasmischung 0,766 kg Wasserstoff enthalten. Ein kmol der Gasmischung hat die Masse von 14,314 kg.

Der Massenanteil der H2-Komponente ist: xH2 = 0,766/14,314 = 0,0535 kg/kg.
Die Berechnung der anderen Komponenten ist tabellarisch aufgeführt:

Gaskomponente yi 
. Mi xi = yi 

. Μi/Μ
kg/kmol kg/kg

H2 0,766 0,0535
CH4 5,134 0,3587
C2H4 7,014 0,4900
N2 1,401 0,0979

                14,315i iy M⋅ =∑    1,0000ix =∑
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c) Die Gaskonstante der Gasmischung ermittelt man mit Gl. (2.74). In Tabelle A1 findet man die Molmasse der
Komponenten.

Gaskomponente xi Ri xi 
. Ri

kg/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K)
H2 0,0535 4,1240 0,2206
CH4 0,3587 0,5182 0,1859
C2H4 0,4900 0,2964 0,1452
N2 0,0979 0,2968 0,0291

1,000ix =∑ 0,5809 kJ/(kg K)i iR x R= ⋅ = ⋅∑
Die Gaskonstante der Gasmischung ist:  R = 0,5809 kJ/(kg K)

BEISPIEL 2.9: Massen- und Molanteile, Molmasse eines Gasgemisches

Die Massenanteile einer Gasmischung sind wie folgt gegeben:
xO2 = 0,11, xN2 = 0,22 , Rest CH4.

Zu berechnen sind:
a) die Molanteile der Gaskomponenten
b) die Molmasse der Gasmischung.

Analyse

a) Die Lösung erfolgt mit Gl. (2.74). Die erforderlichen Molmassen der Gaskomponenten Mi können Tabelle A1 ent-
nommen werden.

Die Stoffmenge des Gases ist in diesem Fall unbekannt. Die Massenanteile sind jedoch von der Stoffmenge oder der
Masse des Gases unabhängig. Wir nehmen also eine Einheitsmenge, z. B. 1 kg der Gasmischung und führen die Rechnung
für diese Masse durch. Die Resultate sind dann auch für andere Massen oder Stoffmengen gültig.

Gaskomponente xi mi Mi ni = mi/Mi yi = ni/n
- kg kg/kmol kmol -

O2 0,11 0,11 31,999 0,003 0,065
N2 0,22 0,22 28,013 0,008 0,148

CH4 0,67 0,67 16,043 0,042 0,787

∑ 1,00 1,00 0,053 1,000

b) Aus der Berechnungstabelle liest man ab, dass 1 kg der Gasmischung 0,053 kmol entspricht. Damit ist die Molmasse
der Gasmischung:

kmol
kg  18,85==

kmol 0,053
kg 1M

2.9.1.4 Energetische Zustandsgrößen idealer Gasmischungen

Zur Anwendung des ersten Hauptsatzes werden innere Energie, Enthalpie und Entropie der Gasmischungen benötigt. Hier
wird die Ermittlung der kalorischen Zustandsgrößen Enthalpie und innere Energie von Mischungen idealer Gase behandelt.
Die Berechnung der Entropie erfolgt in Kapitel 4.

Wir betrachten zunächst eine Gasmischung (Bild 2.18) mit der Temperatur T und dem Druck p.
Die gesuchten extensiven Zustandsgrößen U und H der Gasmischung ermittelt man durch Addition der Komponenten-

beiträge:

∑
=

=+++=
j

i
ij UUUUU

1
21 ... (2.81)
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∑
=

=+++=
j

i
ij HHHHH

1
21 ... (2.82)

Jede der Komponenten hat die Temperatur T der Gasmischung. Bekanntlich hängen die spezifische innere Energie und
die spezifische Enthalpie idealer Gase nur von der Temperatur ab. Die Beiträge der Einzelkomponenten sind von deren
Massen- oder Molanteil und der Temperatur der Gasmischung abhängig. Mit den spezifischen intensiven Zustandsgrößen
ausgedrückt, erhält man:

∑
=

⋅=⋅++⋅+⋅=⋅=
j

i
iijj umumumumumU

1
2211 ... (2.83)

∑
=

⋅=⋅++⋅+⋅=⋅=
j

i
iijj hmhmhmhmhmH

1
2211 ... (2.84)

Die Division der Gln. (2.83) und (2.84 ) durch die Masse der Gasmischung ergibt:

1 1 2 2
1

...
j

j j i i
i

u x u x u x u x u
=

= ⋅ + ⋅ + + ⋅ = ⋅∑ (2.85)

1 1 2 2
1

...
j

j j i i
i

h x h x h x h x h
=

= ⋅ + ⋅ + + ⋅ = ⋅∑ (2.86)

Ist die molare Zusammensetzung bekannt, kann man ähnlich verfahren:

1 1 2 2
1

...
j

m m m j mj i mi
i

u y u y u y u y u
=

= ⋅ + ⋅ + + ⋅ = ⋅∑ (2.87)

1 1 2 2
1

...
j

m m m j mj i mi
i

h y h y h y h y h
=

= ⋅ + ⋅ + + ⋅ = ⋅∑ (2.88)

Die Differenziation der Gleichungen für u und h nach der Temperatur bei konstantem Volumen bzw. konstantem Druck
ergibt die spezifischen Wärmekapazitäten:

1

j

v i vi
i

c x c
=

= ⋅∑            und              
1

j

p i pi
i

c x c
=

= ⋅∑ (2.89)

Sowohl für die Gasmischung als auch für die Komponenten gilt:

dTcdu v ⋅=               und                  dTcdh p ⋅= (2.90)

2.9.2 Prozesse mit Mischungen idealer Gase

Gasmischung mit
Arbeitstransfer x , x , ... x

p
1

1T

1 2 j

Wärme- und

Zustand 1

21 j

Systemgrenze

p
2

T2

Gasmischung mit
x , x , ... x

Zustand 2

Bild 2.21: Prozess mit einer Mischung idealer Gase
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Bei technisch orientierten Aufgabenstellungen interessiert in den meisten Fällen die Änderung der inneren Energie, der En-
thalpie bzw. der Entropie.

Im Folgenden wird die konstante Zusammensetzung der Gasmischung während des betrachteten Prozesses vorausge-
setzt.

Mit den Gln. (2.81) bis (2.83) lässt sich für die Zustandsänderung der Gasmischung schreiben:

∑ ∑
= =

−⋅=−=−
j

i

j

i
iiiii uumUUUU

1 1
121212 )()( (2.91)

∑ ∑
= =

−⋅=−=−
j

i

j

i
iiiii hhmHHHH

1 1
121212 )()( (2.92)

Die spezifischen Größen berechnen sich entsprechend:

2 1 2 1
1

( )
j

i i i
i

u u x u u
=

− = ⋅ −∑ (2.93)

2 1 2 1
1

( )
j

i i i
i

h h x h h
=

− = ⋅ −∑ (2.94)

Die Änderungen der inneren Energie und Enthalpie der einzelnen Komponenten werden, wie unter 2.4.1 beschrieben,
berechnet.

BEISPIEL 2.10: Verdichtung einer Mischung idealer Gase

Im mit einem Kolben abgeschlossenen Zylinder befindet sich eine Gasmischung aus 0,2 kg Stickstoff und 0,4 kg Kohlen-
dioxid und wird dort vom Zustand p1 = 1 bar, T1 = 293 K auf p2 = 2,5 bar verdichtet. Die Verdichtung erfolgt mit einem
Polytropenexponenten von n = 1,22.
Zu berechnen sind die Endtemperatur und Änderung der inneren Energie.

Lösung

Annahmen

• Die Gasmischung bleibt während der Kompression unverändert und homogen.
• Da die Drücke niedrig sind, verhält sich die Gasmischung wie ein ideales Gas.
• Die kinetische und potentielle Energie werden vernachlässigt.

Analyse

a) Die Berechnung der Temperatur erfolgt nach dem Polytropengesetz des idealen Gases:

n
n

p
p

T
T

1

1

2

1

2

−









=

Mit den gegebenen Daten wird die Temperatur:

K  345,6=





⋅=

−
1,22

11,22

2 1
2,5K293T

Die Änderung der inneren Energie ist die Summe der Änderungen der inneren Energien der Gaskomponenten:

2 2 2 22 1 2 1( ) ( )N vN CO vCOU U m c m c T T− = ⋅ + ⋅ ⋅ −

Die cp-Werte findet man in Tabelle A7 durch Interpolation für die Temperaturen 19,85 °C und 72,49 °C:

2 2
1 040,20 J/(kg K) 865,27 J/(kg K)pN pCOc c= ⋅ = ⋅
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Aus cv = cp – R ergibt sich:

2 2
743,40 J/(kg K) 676,35 J/(kg K)vN vCOc c= ⋅ = ⋅

Für die Änderung der inneren Energie erhalten wir damit:

2 1 (0,2 743,36 0, 4 675,62) (345,6 293) JU U− = ⋅ + ⋅ ⋅ − ⋅ =22,07 kJ

Diskussion

Die Berechnung der Temperaturänderung ist mit den Gleichungen der polytropen Zustandsänderung durchführbar, die
der inneren Energie benötigt die Tabellenwerte.

2.9.3 Mischprozesse idealer Gasmischungen

2.9.3.1 Mischung in einem geschlossenen System

Die bisherigen Ausführungen befassten sich mit Prozessen bereits fertiger Gasmischungen. Bild 2.22 zeigt einen Mischpro-
zess zweier Gasmischungen. Die Gasmischung A hat den Zustand TA und pA, die Gasmischung B den Zustand TB und pB.
Durch den Mischprozess entsteht die Gasmischung C mit dem Zustand TC und pC.
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m

A
p
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x

x
VA

Ai

A

A 2

A 1

x A

xp
C

C

C

V
Ck

Gasmischung C

T
C

C

m x
x 2

C1

Gasmischung B

B

m

p

B
TB

Bj

x
Vx

x

B1

B 2 B

Bild 2.22: Vermischung zweier Gasgemische in einem geschlossenen System

Im Folgenden sind die Gleichungen der linken Seite auf die Massen, die der rechten Seite auf die Mole bezogen.
Für den adiabaten Fall lautet der erste Hauptsatz des Mischprozesses in einem geschlossenen System folgendermaßen:

BAC UUU +=

Für ideales Gas mit konstanten spezifischen Wärmekapazitäten ergibt sich daraus nach Umformungen:

A vA A B mB B
C

A vA B vB

m c T m c T
T

m c m c
⋅ ⋅ + ⋅ ⋅

=
⋅ + ⋅         

A vA A B vB B
C

A vA B vB

n c T n c T
T

n c n c
⋅ ⋅ + ⋅ ⋅

=
⋅ + ⋅ (2.95)

Offen bleibt noch die Frage, welcher Druck sich durch die Vermischung einstellt.
Das in Bild 2.22 dargestellte System könnte in diesem Fall aus zwei Kammern (A und B) bestehen, die mit einem Kanal

durch einen zunächst verschlossenen Schieber miteinander verbunden sind. Durch Öffnen des Schiebers vermischen sich
die Gasmassen A und B. In diesem speziellen Fall ist das Volumen nach der Mischung gleich der Summe der Volumina VA
und VB.

Aus der Gasgleichung folgt unmittelbar der Enddruck pC, wenn für das Gesamtvolumen VC = VA + VB eingesetzt wird:

 
BA

CBBAA
C VV

TRmRmp
+

⋅⋅+⋅
=

)(
           

C m C
C

A B

n R T
p

V V
⋅ ⋅

=
+ (2.96)

Für die Bestimmung des Partialdruckes einer Gaskomponente nach dem Mischvorgang der Teilmengen A und B muss
deren (molare) Zusammensetzung bekannt sein. Nach dem Dalton’schen Gesetz ist:
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i m C
iC

A B

n R T
p

V V
⋅ ⋅

=
+

Der Druck der Gesamtmischung C beträgt:

C m C
C

A B

n R T
p

V V
⋅ ⋅

=
+

Für das Verhältnis des Partialdruckes zum Gesamtdruck erhalten wir:
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m C
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iC iA B
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m CC C
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A B

R Tn
p nV V y

R Tp nn
V V

⋅
⋅

+
= = =

⋅⋅
+

(2.97)

oder mit mi = ni 
. Mi  bzw.  m = n . M

iC i C C
i

C C i i

p m M M
x

p m M M
⋅

= = ⋅
⋅ (2.98)

wobei Mi und MC die Molmasse der i-ten Gaskomponente bzw. der Gesamtmischung ist.

2.9.3.2 Mischung in einem offenen System

Bei einer kontinuierlichen Vermischung in einem Strömungskanal (Bild 2.23) wird ein isobarer Mischprozess angenom-
men, was in den meisten praktischen Fällen gut angenähert wird. In diesem Fall ist der resultierende Volumenstrom:

p
TRmV CC

iC
⋅

⋅=∑      bzw.     m C
C i

R T
V n

p
⋅

= ⋅∑ (2.99)

Für die Enthalpie der Mischung erhält man:

BBAACBA hmhmhmm ⋅+⋅=⋅+ )( (2.100)

Analog zum geschlossenen System kann die Temperatur TC der Mischung berechnet werden. In Gl. (2.95) wird anstelle
der Masse der Massenstrom eingesetzt.

unbekannter
Zusammensetzung

Grenzen des Kontrollraums

Vermischungszone

p
TB

BV
.

TA

p

V
.
A

TC

p

VC

.

Bild 2.23: Mischung zweier Gasgemische

Wie später in Kapitel 4 gezeigt wird, sind Mischungsprozesse immer irreversible Vorgänge. Erst mit zusätzlichem Ener-
gieaufwand des von außen betrachteten Systems ist es möglich, die Gaskomponenten wieder zu separieren und in den
ursprünglichen Zustand zurückzuversetzen.
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BEISPIEL 2.11: Vermischung zweier Gasgemische

In zwei starren Behältern, A und B, befinden sich zwei verschiedene Gasmischungen folgender Zusammensetzung:

Behälter Volumen Temperatur Druck Komponente
m3 °C MPa Vol.-%

A 0,5 27 0,2 O2 70
CO2 30

B 0,8 87 0,4 N2 60
CO2 40

Die Behälter A und B werden miteinander verbunden. Nach genügend langer Mischzeit entsteht die Endmischung C mit
der Temperatur TC und dem Druck pC , deren Größen zu ermitteln sind.

Lösung

Annahmen

• Die Gase sind ideale Gase.
• Die spezifischen Wärmekapazitäten der Gasmischungen A und B werden einfachheitshalber aus den spezifischen Wär-

mekapazitäten ihrer Komponenten bei 27 °C bzw. 87 °C aus Tabelle A7 ermittelt.
• Der Mischvorgang erfolgt adiabat.

Analyse

a)
Gas- Kompo- yi Mi i iy M⋅ xi Ri i ix R⋅ cvi

mischung nente kg/kmol J/(kg K)

A O2 0,70 31,999 22,399 0,629 259,8 163,4 658,5
CO2 0,30 14,010 13,204 0,371 188,9 70,9 657,1

B N2 0,60 28,010 16,808 0,488 296,8 145,0 744,8
CO2 0,40 14,010 17,605 0,512 188,9 96,6 715,5

Die Berechnungstabelle liefert folgende Stoffdaten für die Gasmischung:

RA = 233,5 J/(kg K) RB = 241,6 J/(kg K)
MA = 35,60 kg/kmol MB = 34,41 kg/kmol

Die Gasmasse mA aus Gl. (2.42) ist:

kg  1,427
K27)(273K)J/(kg233,5

mPa0,5100,2 36

=
⋅+⋅⋅⋅

⋅⋅⋅⋅=
⋅
⋅

=
AA

AA
A TR

Vpm

Damit sind die Massen der Komponenten:

, 2 , 2 0,629 1,427 0,898  kgA O A O Am x m= ⋅ = ⋅ =

, 2 , 2 0,371 1,427 0,529  kgA CO A CO Am x m= ⋅ = ⋅ =

Gasmasse mB aus Gl. (2.42):

kg 3,677
87)(273241,6

0,8100,4 6

=
+⋅

⋅⋅=
⋅
⋅

=
BB

BB
B TR

Vpm

Damit sind die Massen der Komponenten:

, 2 , 2 0,488 3,677 1,796  kgB N B N Bm x m= ⋅ = ⋅ =

, 2 , 2 0,512 3,667 1,881 kgB CO B CO Bm x m= ⋅ = ⋅ =
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Mit Gl. (2.89) erhält man die spezifischen Wärmekapazitäten cv :

2

1

J0 629 658 6 0 371 656 3 658,0 
kg KvA i vi

i

c x c , , , ,
=

= ⋅ = ⋅ + ⋅ =
⋅∑

2

1

J0,488 744,8 0,512 714,9 729,8 
kg KvB j vj

j

c x c
=

= ⋅ = ⋅ + ⋅ =
⋅∑

Nun kann TC mit Gl. (2.95) berechnet werden.

K 344,6 =
⋅+⋅

⋅⋅+⋅⋅
=

vBBvAA

BvBBAvAA
C cmcm

TcmTcmT

b) pC erhält man unmittelbar aus Gl. (2.96):

 
( ) (1,427 233,5 3,677 241,6) 344,6  

(0,5 0,8)
A A B B C

C
A B

m R m R T
p

V V
⋅ + ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅= = =

+ +
323 843 Pa

2.9.4 Mischung realer Gase

Das Verhalten thermischer Zustandsgrößen realer Gase kann mit dem Realgasfaktor z beschrieben werden.

mp V z n R T⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ (2.101)

Der Realgasfaktor eines realen Gases ist, wie zuvor in diesem Kapitel beschrieben, vom Druck und von der Temperatur
abhängig. Gleichung (2.100) gilt für reine Gase und für Gasmischungen. Der Realgasfaktor z kann experimentell ermittelt
werden. Für die Berechnung des Realgasfaktors bei der Mischung mehrerer realer Gase wurden verschiedene empirische
Verfahren vorgeschlagen. Hier werden die Verfahren zur Bestimmung des Realgasfaktors aus der Addition der Volumina
und aus der Addition der Drücke besprochen. Für beide Fälle hat die Gasmischung den Druck p, die Temperatur T und das
Volumen V.

2.9.4.1 Addition der Volumina

Bei der Addition der Volumina geht man davon aus, dass die einzelnen Komponenten jeweils den Druck p und die Tempe-
ratur T des Gemisches haben. Damit ist das Volumen der einzelnen Komponenten:

( , )i i m
i

z p T n R T
V

p
⋅ ⋅ ⋅

=

Das Volumen des Gemisches ist die Summe der Volumina der Komponenten.

jVVVVV ++++= ...321

Für den Realgasfaktor des Gemisches erhält man damit:

1

( , )
j

i i
i

z y z p T
=

= ⋅∑ (2.102)

2.9.4.2 Addition der Drücke

Bei der Addition der Drücke geht man davon aus, dass die einzelnen Komponenten jeweils das gesamte Volumen V und die
Temperatur T haben. Damit ist der Partialdruck der einzelnen Komponenten:

( )i i i m
i

z p ,T n R T
p

V
⋅ ⋅ ⋅

=

Der Druck des Gemisches ist die Summe der Partialdrücke der Komponenten. Für den Realgasfaktor des Gemisches
erhält man damit:
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1

( , )
j

i i i
i

z y z p T
=

= ⋅∑ (2.103)

Die gezeigte Berechnungsart nach Addition der Volumina liefert die genauesten Resultate. Der Grund dafür ist, dass der
intermolekulare Einfluss der beteiligten Gaskomponenten durch den gemeinsamen Druck berücksichtigt wird.

Zur Berechnung von Änderungen der inneren Energie, Enthalpie und Entropie kann man sich empirisch ermittelter
Formeln oder Tabellen [2.4], [2.5] bedienen.

BEISPIEL 2.12: Mischung der realen Gase N2 und CO2

In einem Behälter befinden sich 25 Vol.-% Stickstoff N2, der Rest ist CO2. Diese Gasmischung steht unter einem Druck von
10 MPa bei der Temperatur von 300 K. Mit Hilfe der Volumenaddition ist der Realgasfaktor der Gasmischung zu bestim-
men.

Lösung

Annahmen

• Die Berechnung wird mit Gl. (2.101) durchgeführt.
• Die einzelnen Realgasfaktoren der Komponenten bestimmt man aus dem Diagramm B1 mit dem reduzierten Druck pr

und der reduzierten Temperatur Tr.
• Die Volumenverhältnisse entsprechen den molaren Verhältnissen.

Analyse

Aus Tabelle A1 erhält man die Daten am kritischen Punkt. Anschließend liest man die Realgasfaktoren aus Diagramm
B1 ab. Die interessierenden Daten werden tabellarisch zusammengestellt.

yi Tkrit pkrit Tr = T/Tkrit pr = p/pkrit z
K MPa

N2 0,25 126,2 3,39 300/126,2 = 2,38 10/3,39 = 2,95 0,97
CO2 0,75 304,2 7,39 300/304,2 = 0,99 10/7,39 = 1,35 0,21

Damit erhält man:

2 2 2 2
0 25 0,97 0,75 0, 21N N CO COz y z y z ,= ⋅ + ⋅ = ⋅ + ⋅ =0, 40

BEISPIEL 2.13: Mischung der realen Gase CO und C2H6

Ein Gasbehälter enthält 4 kmol Kohlenmonoxid CO und 6 kmol Ethan C2H6 bei einem Druck von 14 MPa und der
Temperatur von 300 K. Zu ermitteln ist das Volumen der Gasmischung
a) als angenommenes ideales Gas
b) als reales Gas, gerechnet mit der Addition der Volumina.

Lösung

Annahmen

• Zu a) Die Berechnung erfolgt für eine Mischung idealer Gase.
• Zu b) Die Berechnung erfolgt mit Gl. (2.100).
• Zu b) Die einzelnen Realgasfaktoren der Komponenten werden aus Diagramm B1 mit dem reduzierten Druck pr und der

reduzierten Temperatur Tr  bestimmt.
• Zu b) Die Volumenverhältnisse entsprechen den Molverhältnissen.
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Analyse

a) Unter der Annahme des idealen Gases gilt:

6
10 kmol 8 314 kJ/(kmol K) 300 K  

14 10 Pa
mn R T

V
p

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =
⋅ ⋅

31,78 m

b) Aus Tabelle A1 erhält man die Daten am kritischen Punkt. Anschließend liest man die Realgasfaktoren aus dem
Diagramm B1 ab. Die relevanten Daten sind tabellarisch zusammengestellt.

yi Tkrit pkrit Tr = T/Tkrit pr = p/pkrit z
K MPa

CO 0,4 133 3,50 300/133 = 2,26 14/3,50 = 4,00 0,99
C2H6 0,6 305,5 4,48 300/305,5 = 0,98 14/4,48 = 3,13 0,45

Damit ist der Realgasfaktor:

2 6 2 6
0,4 0,99 0,6 0,45 0,67CO CO C H C Hz y z y z= ⋅ + ⋅ = ⋅ + ⋅ =

Für das gesuchte Volumen erhält man:

6
0,67 10 8 314 300 0,67  

14 10
ígmZ n R T

V V
p

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = = ⋅ =
⋅

31,19  m

Diskussion

Das Volumen der Mischung aus realen Gasen beträgt nur 67 % des gerechneten idealen Gases!
Ist eine hohe Genauigkeit erforderlich, muss man bei derart großen Abweichungen Tabellenwerte oder präzisere

Gleichungen verwenden.



3 Erster Hauptsatz der Thermodynamik

Der erste Hauptsatz der Thermodynamik ist ein Energieerhaltungssatz. Zunächst werden die zum Aufstellen eines Erhal-
tungssatzes benötigten Energiearten aufgelistet, besprochen und mit ihnen die Energieerhaltungssätze für geschlossene
bzw. offene Systeme formuliert.

3.1 Verschiedene Arten der Energie

3.1.1 Arbeit, kinetische und potentielle Energie

Die in der Mechanik vorkommenden Energien sind:

• Arbeit (work)
• kinetische Energie (kinetic energy)
• potentielle Energie (potential energy).

Ein Körper der konstanten Masse m bewegt sich mit der Geschwindigkeit c auf einer gekrümmten Bahn (Bild. 3.1). Seine
Position wird durch die Ortskoordinate r beschrieben. Am Körper wirkt die resultierende Kraft ).(rF  Die von ihr zwi-
schen den Positionen 1 und 2 geleistete Arbeit ist:

2 2

1 1

12 ( ) d ( ) d
r r

r
r r

W F r r F r r= ⋅ = ⋅∫ ∫ (3.1)

   

Bahnkurve

1

r

m

Fn

F

rd
c

r

2

F

Bild 3.1: Kraft an einem bewegten Körper

Die Auswertung des Skalarproduktes zeigt, dass nur die in Richtung der Bahnbewegung wirkende Kraftkomponente Fr
einen Beitrag leistet.

Nach dem zweiten Newton’schen Gesetz ist die Kraft:

)()( rcm
dt
drF ⋅=

Bei der vorausgesetzten konstanten Masse liefert die Integration von Gl. (3.1) die Arbeit:

)(
2
1)(

2
1)()( 2

1
2
2

2

1

2
12

2

1

2

1

ccmrcmcdrcmrd
dt

rcdmW
s

s

s

s

−⋅=⋅=⋅⋅=⋅⋅= ∫∫

Die an einem bewegten Körper zur Änderung der Geschwindigkeit geleistete Arbeit ist gleich der Änderung der kineti-
schen Energie (kinetic energy):
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1212 kinkin EEW −= (3.2)

Die kinetische Energie ist:

2

2
1 cmEkin ⋅⋅= (3.3)

Arbeit bedeutet eine Übertragung von Energie zum oder vom Körper, die in Form kinetischer Energie im Körper gespei-
chert oder von ihm abgegeben wird.

Die kinetische Energie wird in irgendeiner Bahnposition durch die Masse und dort vorhandene Geschwindigkeit be-
stimmt, und zwar unabhängig davon, wie diese Geschwindigkeit erreicht wurde. Deshalb gilt nach den in Kapitel 2 postu-
lierten Aussagen über Zustandsgrößen: Die kinetische Energie ist eine extensive Zustandsgröße, da sie proportional zur
Masse ist. Die Arbeit W

12
 hängt davon ab, welche Funktion des Weges die Kraft ist. Sie ist daher keine Zustandsgröße,

sondern eine Prozessgröße.

Die Arbeit W12 ist nicht W2 – W1.

Bild 3.2 zeigt einen Körper der Masse m, der entgegen der Schwerkraft vertikal vom Niveau z1 auf das Niveau z2 gehoben
wird. Die wirkende Kraft erhält man als:

gmRF ⋅−=

Dabei ist gm ⋅  die Gewichtskraft und R  die resultierende aller sonstigen am System angreifenden Kräfte. Auf die
Vektorschreibweise kann im Folgenden verzichtet werden, da eindimensional gerechnet wird und Vektorprodukte skalare
Größen sind.

z = 0

mg

z
R

z1

2z

Bild 3.2: Anheben eines Körpers gegen die Schwerkraft

Mit den Gleichungen (3.1) bis (3.3) folgt:

2 2
2 2
2 1

1 1

1d d ( )
2

R z m g z m c c⋅ − ⋅ ⋅ = ⋅ −∫ ∫

Der erste Term links bedeutet die Arbeit der Kraft R am Körper zwischen den Positionen 1 und 2. Das zweite Integral
liefert mit konstant angenommener Erdbeschleunigung g:

2

2 1 2 1
1

d ( ) pot potm g z m g z z E E⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ − = −∫

Sie ist die Änderung der potentiellen Energie (potential energy)

zgmE pot ⋅⋅= (3.4)

Die potentielle Energie ist wie die kinetische Energie eine Zustandsgröße.
Die Arbeit, die am Körper insgesamt geleistet wird, beträgt damit:

2
2 2

12 2 1 2 1 2 1 2 1
1

1d ( ) ( )
2 kin kin pot potW R z m c c g z z E E E E = ⋅ = ⋅ − + ⋅ − = − + −  ∫ (3.5)
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Wirkt keine andere Kraft als die Schwerkraft auf den Körper, liefert Gl. (3.5):

2 1 2 10 kin kin pot potE E E E= − + − (3.6)

In diesem speziellen Fall bleibt die Summe der kinetischen und potentiellen Energie konstant. Die kinetische Energie
wird in potentielle Energie umgewandelt wie beispielsweise beim Fall eines Körpers unter der Einwirkung der Schwerkraft.
Die kinetische Energie nimmt um denselben Betrag zu, wie die potentielle abnimmt.

Zur zahlenmäßigen Bestimmung der kinetischen und potentiellen Energie ist eine Normierung erforderlich:

Potentielle Energie: Festlegung einer dem Problem angepassten geodätischen Referenzhöhe z0, z. B. Erdoberflä-
che z0 = 0.

Kinetische Energie: Ekin = 0, wenn c = 0 relativ zur Erdoberfläche ist.

Da es bei Energieanalysen meist um Differenzen geht, spielt die Festlegung der Referenz keine Rolle.

3.1.2 Arbeitstransfer zu einem System

Zunächst wird eine Vorzeichenkonvention für die Arbeit getroffen. Die an einem System geleistete Arbeit berechnet sich
nach Gl. (3.1) zu:

2

1

12 d
r

r
r

W F r= ⋅∫

Sie ist für das betrachtete System

• positiv, wenn die Arbeit W12 aus der Umgebung dem System zugeführt wird,

• negativ, wenn das System die Arbeit W12 an die Umgebung abgibt.

Früher wurde eine gegenteilige Konvention getroffen, die die zugeführte Arbeit als negativ und die abgeführte als positiv
postulierte, was in einigen amerikanischen Lehrbüchern heute noch so verwendet wird. Diese Konvention basierte auf dem
subjektiven Empfinden, dass es für den Nutznießer positiv ist, wenn eine Maschine (System) Arbeit abgibt. Nach der neuen
und hier verwendeten Konvention haben, wie später noch besprochen wird, sowohl die zugeführte Arbeit als auch Wärme
ein positives Vorzeichen.

Die Berechnung des Arbeitsintegrals W
12

 nach Gl. (3.1) erfordert die Kenntnis der Kraft als eine Funktion des Weges. Da
W

12
 eine Prozessgröße und keine Zustandsgröße ist, wird folgende Schreibweise verwendet:

2

12

1

W W= δ∫
Dabei ist δW das unvollständige Differential der Arbeit. Das Integral von δW ist nicht W2 – W1, sondern W12. Es
hängt davon ab, wie sich die Kraft entlang des Weges ändert.

3.1.3 Leistung

Bei vielen Analysen ist nicht die Arbeit, sondern die pro Zeiteinheit transferierte Arbeit, die momentan übertragene mecha-
nische Leistung P (rate of energy transfer by work = power) gegeben. Sie entspricht dem Skalarprodukt des Kraft- und
Geschwindigkeitsvektors:

cFP ⋅=

Damit ergibt sich das Arbeitsintegral zu:

2 2

1 1

12 d
t t

t t

W F c t P= ⋅ ⋅ =∫ ∫ (3.7)



70 3 Erster Hauptsatz der Thermodynamik

3.1.4 Volumenänderungsarbeit

Das in einem Zylinder von einem Kolben eingeschlossene, expandierende Gas (Bild 3.3) ist das System. Die Zustandsände-
rung des Gases verläuft quasistatisch.

 

W

2

z

p

1
1V   Vd

1

p

p

p
δ

1

Kolbenwegz 2
2V Volumen

=    p    V

2

.d

Bild 3.3: Zur Volumenänderungsarbeit bei quasistatischer Zustandsänderung

Der uniform angenommene Druck im System ist p, der auch an der Systemgrenze zwischen Gas und Kolben auf den
Kolben wirkt. A ist die Kolbenfläche. Die durch das System bei einer Kolbenverschiebung von dz > 0 geleistete Arbeit
beträgt:

d dW p A z p Vδ = − ⋅ ⋅ = − ⋅

Bei einer Expansion ist die Volumenänderung dV positiv, das System gibt Arbeit ab. Wegen der oben getroffenen Kon-
vention ist die Arbeit negativ, was durch das negative Vorzeichen erreicht wird. Bei der Verdichtung ist dV negativ, dem
System wird Arbeit zugeführt und δW wird positiv.

Durch Integration über eine Volumenänderung von V1 nach V2 erhält man die vom bzw. am Fluid geleistete Volumen-
änderungsarbeit:

2

1

12 d
V

V
V

W p V= − ⋅∫ (3.8)

Die für eine Anordnung aus einem Zylinder und Kolben hergeleitete Gl. (3.8) gilt allgemein, wenn der Druck p im
System als gleichmäßig vorausgesetzt werden darf. Die Volumenänderungsarbeit ist die Arbeit, die an ein geschlossenes
System mit  beweglicher Systemgrenze (notwendig, damit das Volumen sich verändern kann) bei einer Volumenänderung
übertragen werden kann.

Die Berechnung des Integrals erfordert die Kenntnis des Druckes als eine Funktion des Systemvolumens. Diese Informa-
tion kann aus Berechnungen oder Messungen ermittelt werden. Die angenommene quasistatische Zustandsänderung geht
von der Vorstellung aus, dass das Fluid eine Folge von Gleichgewichtszuständen durchläuft. Die Volumenänderungsarbeit
entspricht betragsmäßig der Fläche unter der Zustandskurve in einem p,V-Diagramm.

Aus der Grafik in Bild 3.4 wird ersichtlich, warum die Volumenänderungsarbeit eine Prozessgröße ist: Sie ist vom Weg,
d. h. von der Änderung des Druckes mit dem Volumen und somit vom Prozess abhängig.

Der Weg ist nicht als eine durch die Ortskoordinaten beschriebene Wegstrecke zu verstehen, sondern die Art des
Prozesses, mit der eine Zustandsänderung durchgeführt wird.
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Bild 3.4: Zur Prozessabhängigkeit der Volumenänderungsarbeit

Die reale Prozesskurve idealer Gase im p,V-Diagramm kann mathematisch durch eine so genannte Polytrope sehr gut
angenähert werden. Sie hat die Form:

konst.2211 =⋅=⋅=⋅ nnn VpVpVp (3.9)

Der während der Zustandsänderung als konstant angenommene Exponent n heißt Polytropenexponent. Damit können
reale Vorgänge zumindest bereichsweise mathematisch einfach modelliert werden.

Die polytrope Volumenänderungsarbeit kann man berechnen. Dazu wird p aus Gl. (3.9) bestimmt, in Gl. (3.8) eingesetzt
und integriert.

2
2

1 1 2 2 1 1
12 1

1
1 1 2 1

d 1 ( ) für 1
d 1

ln( / ) für 1

n
n

V

Vp V V p V p n
W p V nV

p V V V n

− ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ − ⋅ ≠
= − ⋅ = −

− ⋅ ⋅ =

∫∫ (3.10)

Mit Gl. (3.9), die die polytrope Zustandsänderung idealer Gase beschreibt, kann die Volumenänderungsarbeit auch als
eine Funktion der Temperatur-, Volumen- oder Druckänderung angegeben werden.

1

1
12 2 1 1

2

1

2
1

1

( ) 1
1 1

1 für 1
1

n

V

n
n

Vm R m RW T T T
n n V

pm R T n
n p

−

−

  ⋅ ⋅  = ⋅ − = ⋅ ⋅ − = − −    
 
 ⋅  = ⋅ ⋅ − ≠  −    

(3.11)

3.1.5 Druckänderungsarbeit

Die Volumenänderungsarbeit ist der negative Wert der Fläche unterhalb der Zustandsänderungslinie im p,V-Diagramm.
Die Integration des Volumens über dem Druck ergibt die Druckänderungsarbeit Wp12:

2

1

12 d
p

p
p

W V p= ⋅∫ (3.12)

Bild 3.5 zeigt grafisch den mathematischen Zusammenhang zwischen der Druck- und Volumenänderungsarbeit.
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Bild 3.5: Zusammenhang zwischen Volumen- und Druckänderungsarbeit

11221212 VpVpWW Vp ⋅−⋅+= (3.13)

Analog dazu erhalten wir für die spezifischen Größen:

11221212 vpvpww Vp ⋅−⋅+= (3.14)

Bei polytropen Zustandsänderungen idealer Gase kann die Druckänderungsarbeit ähnlich wie die Volumenänderungs-
arbeit bestimmt werden:

2
2 2 1 1 12

12
1

1 1 2 1 12

( ) für 1
d 1

ln( / ) für 1

V
p

V

n V p V p n W n
W V p n

p V V V W n

⋅ ⋅ − ⋅ = ⋅ ≠
= ⋅ = −

− ⋅ ⋅ = =
∫ (3.15)

3.1.6 Dissipationsarbeit

Bild 3.6 zeigt einen starren Behälter, in dem ein Fluid durch einen von außen angetriebenen Propeller umgerührt wird. Dem
geschlossenen System wird während des Zeitintervalls t1 bis t2 Nutzarbeit WN12 = Weff12– Ja12 zugeführt.

12

Ji12

effW

a

ω
J 12

dM

Bild 3.6: Zur dissipativen Arbeitsübertragung

Diese Arbeit ist die effektive Arbeit, die sich aus dem Drehmoment Md und der Winkelgeschwindigkeit ω bestimmen
lässt, abzüglich der am Wellenlager verursachten äußeren Dissipation Ja12:

2

1

12 12 12 12d
t

N eff a d a
t

W W J M t Jω= − = ⋅ ⋅ −∫

Die über die Systemgrenze um den Propeller (Bild 3.6) abgegebene Nutzarbeit geht in Reibung über, die man innere
Dissipation Ji12 nennt. Viele Lehrbücher verwenden die Bezeichnung „Zufuhr von Reibungsarbeit“. Damit wird ausge-
drückt, dass die Arbeitsübertragung vom Propeller auf das Fluid durch Reibung erfolgt. In diesem Buch kommt die Be-
zeichnung Dissipation J zur Anwendung. Im hier geschilderten Fall wird die Nutzarbeit WN12 in Form von Dissipations-
arbeit Ji12 an das Fluid abgegeben.

Thermodynamisch betrachtet ist Dissipation ein verlustbehafteter Vorgang, bei dem hochwertige mechanische Arbeit in
minderwertige „innere Energie“ des Fluids übergeht. Die mechanische Arbeit wird dissipiert, d. h. auf die Fluidmoleküle
verteilt und damit „entwertet“. Dafür hat sich der Begriff  Dissipationsenergie [3.1] bzw. „Streuenergie“ [3.2] durchgesetzt.

Wichtig ist, dass der betrachtete Propellerprozess als Modell für die Dissipationsarbeit nur in eine Richtung, nämlich als
Arbeitszufuhr zum Fluid, erfolgen kann. Der umgekehrte Vorgang, in dem ein im Anfangszustand ruhendes Fluid den
Propeller in Bewegung setzen und mechanische Arbeit nach außen abgeben könnte, ist unmöglich, d. h., es wurde noch nie
beobachtet. Der Propellerprozess ist im Gegensatz zur Arbeitsübertragung durch Volumenänderung vollkommen irrever-
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sibel, also nicht umkehrbar. Da die Dissipation im System bleibt, wird sie hier als innere Dissipation Ji12 bezeichnet. Wei-
tere Verluste entstehen durch Reibung außen an den Wellen des Propellers, die als Dissipation an die Umgebung abgegeben
werden. Die Antriebsarbeit, die an das System transferiert wird, verringert sich um diese Dissipation, die man äußere
Dissipation Ja12 nennt. Sie bleibt stets außerhalb des Systems.

Dissipation, die in einem System entsteht, kann nicht über die jeweilige Systemgrenze transferiert werden.

Im zuvor beschriebenen Beispiel bleibt die vom Propeller abgegebene Dissipationsarbeit im System. Die an den Lagern
der Welle entstehende äußere Dissipationsarbeit bleibt in der „Umgebung“ und kann nicht zum System transferiert werden.

Dissipation wirkt sich wie eine Wärmezufuhr aus. Die mechanische Arbeit wird in Dissipation umgewandelt und
erwärmt das Fluid im System. Den gleichen Effekt könnte man durch Zufuhr von Wärme erzielen. Es wäre aber trotz
gleicher Auswirkung falsch zu sagen, dass Dissipation eine Wärmezufuhr ist.

Bei thermodynamischen Analysen ist es wichtig, genau festzustellen, was innere und äußere Dissipation sind. Dies kann
man am Beispiel eines Ventilators und einer Pumpe, die jeweils mit einem elektrischen Motor angetrieben werden, demons-
trieren (Bild 3.7). Bei der Pumpe ist der Motor außerhalb des Flüssigkeitsstroms, beim Ventilator befindet er sich im
Luftstrom des Ventilators.

Pumpe Ventilator

Motor
Pel

1

Ja12
2

Pel

Motor

1

Ji 12

2

Bild 3.7: Reibungs- bzw. elektrische Verluste des Motors als innere und äußere Dissipation

Die Dissipation entsteht durch den elektrischen Widerstand der Wicklungen und durch Reibung an den Wellenlagern.
Bei der Pumpe wird die Dissipation des Motors an die Umgebung abgegeben, d. h., es ist äußere Dissipation. Beim Venti-
lator bleibt die Dissipationsarbeit des Motors im System und ist daher innere Dissipation.

3.1.7 Verschiebearbeit, effektive Arbeit, Nutz- und Kolbenarbeit

Um die verschiedenen Arbeiten und die Dissipation besser analysieren zu können, zeigt Bild 3.8 ein System, bestehend aus
einem Zylinder, in dem ein Gas mit einem Kolben eingeschlossen ist. Das System ist das Gas. Über die Kolbenstange wird
beim Verschieben des Kolbens von Position 1 nach 2 die effektive Arbeit Weff12 transferiert. Die effektive Arbeit ist die
Arbeit, die bei einer Zustandsänderung insgesamt zu- oder abgeführt wird. Ein Teil der effektiven Arbeit gelangt durch
äußere Dissipation zur Umgebung, nicht aber zum System. In unserem Beispiel entsteht die äußere Dissipation Ja12 durch
Reibung am Lager der Kolbenstange. Die verbleibende Nutzarbeit WN12 wird dem Kolben zugeführt. Über die Systemgren-
ze wird die Volumenänderungsarbeit WV12 am Gas verrichtet und zusätzlich ein Propeller angetrieben. Dieser leistet innere
Dissipationsarbeit Ji12. Der Kolben ist auf der rechten Seite mit dem Umgebungsdruck in Kontakt, so dass dieser Umge-
bungsdruck auf den Kolben drückt.

p

2 1

WV 12

Ji12

12eff
12 WN

Ja12

W

Up

Bild 3.8: Aufteilung der Arbeiten

Bei der Verdichtung von Position 1 zu Position 2 werden vom und zum Kolben vier verschiedene Arbeiten transferiert:
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1. Die Nutzarbeit WN12, die nach dem Lager dem Kolben zugeführt wird.
2. Die Volumenänderungsarbeit WV12, die der Kolben an das Gas abgibt.
3. Die Arbeit, die zum Antreiben des Propellers vom Kolben abgegeben wird, bleibt als innere Dissipation Ji12 im

System.
4. Die Verschiebearbeit gegen die Atmosphäre, die eine Volumenänderungsarbeit an der Atmosphäre ist. Da der

Druck der Umgebung während des Prozesses konstant pU ist, erhält man aus Gl. (3.8): WU12 = – pU . (V2 – V1)

Die Arbeitsbilanz des Kolbens liefert:

2

1

2 1 12 120 d ( )
V

U i N
V

p V p V V J W= ⋅ − ⋅ − − +∫

Die Nutzarbeit ergibt sich daraus zu:

2

1

12 2 1 12d ( )
V

N U i
V

W p V p V V J= − ⋅ + ⋅ − +∫ (3.16)

Die Nutzarbeit, die einem geschlossenen System zu- oder abgeführt wird, setzt sich aus der Volumenänderungsarbeit,
der Verschiebearbeit gegen den Umgebungsdruck und inneren Dissipationsarbeit zusammen.

Die effektive Arbeit setzt sich aus der Nutzarbeit und äußeren Dissipation (Reibung) zusammen. Sie ist die Arbeit, die
effektiv genutzt werden kann:

2

1

12 12 12 2 1 12 12d ( )
V

eff N a U i a
V

W W J p V p V V J J= + = − ⋅ + ⋅ − + +∫ (3.17)

Die Dissipationsarbeiten Ji12 und Ja12 sind stets positive Größen. Bei der Verdichtung des Fluids ist die Volumenände-
rungsarbeit positiv. Die effektive Arbeit wird um die Verschiebearbeit, die jetzt negativ ist, verringert und um die Dissipati-
onsarbeiten vergrößert. Bei einer Expansion des Fluids ist die Volumenänderungsarbeit negativ. Bei der technischen Ex-
pansionsarbeit wird die negative Volumenänderungsarbeit um die positive Verschiebe- und Dissipationsarbeit verringert.

Bei thermodynamischen Analysen spielt die äußere Dissipation meist eine untergeordnete Rolle, so dass die Nutzarbeit,
die an der Zustandsänderung direkt teilnimmt, die maßgebende Größe ist.

3.2 Innere Energie eines Systems

Die Energie eines Systems E ist die Summe aller möglichen Energieformen des Systems. Durch Zustandsänderungen wird
die Energie eines Systems verändert. Von Bedeutung ist dabei lediglich die Größe der Energieänderung. Die bei dem
Prozess verrichtete Arbeit kann in vielen Fällen auch als Energie des Systems gespeichert werden.

Beispiele für solche Zustandsänderungen sind:

• Ein Gas wird zusammengedrückt. Die hineingesteckte Arbeit wird im Gas gespeichert und kann bei einer Expansion
wieder als Arbeit abgegeben werden.

• Eine Batterie wird geladen. Die auf elektrischem Weg zugeführte Arbeit ist als chemische Energie (abzüglich der beim
Ladungsvorgang entstehenden Verluste) in der Batterie gespeichert.

• Beim Rühren eines Gases oder einer Flüssigkeit in einem Gefäß erhöht sich die Energie des Systems, was als Tempera-
turerhöhung messbar ist.

Aus diesen Beispielen lässt sich die Schlussfolgerung ziehen: Die Energieänderung kann in keinem der Beispiele auf
Änderungen der kinetischen oder potentiellen Energie zurückgeführt werden. Deshalb muss eine weitere Energieform
vorhanden sein, die als innere Energie bezeichnet wird.

In der klassischen Thermodynamik besteht die Energie E eines Systems aus drei makroskopischen Anteilen:
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• der kinetischen Energie
• der potentiellen Energie und
• der inneren Energie.

Alle Energieänderungen des Systems, die nicht von kinetischer oder potentieller Energie verursacht sind, werden als
Änderungen der inneren Energie zusammengefasst.

Wie alle anderen Energieformen ist auch die innere Energie eine extensive Zustandsgröße des Systems. Sie wird mit dem
Buchstaben U bezeichnet, die Änderung zwischen den zwei Zuständen 1 und 2 mit U2 – U1.

Die spezifische innere Energie u ergibt sich durch Division mit der Systemmasse m zu:

mUu /=

Ihre Einheit ist J/kg.
Somit gilt für die totale Energie E eines Systems:

UEEE potkin ++=

Sie ist wie ihre sämtlichen Anteile auch eine Zustandsgröße. Die Änderung der Energie zwischen den Zuständen 1 und 2
erhält man als:

12221212 UUEEEEEE potpotkinkin −+−+−=− (3.18)

Ein wesentlicher Schritt ist die Einführung der inneren Energie. Damit vervollständigt man den Energieerhaltungssatz
der Mechanik.

Innere Energie wird in die drei Anteile thermische, chemische und nukleare innere Energie eingeteilt.
Die thermische innere Energie resultiert aus den Bewegungen und aus den nicht chemischen und nuklearen Wechsel-

wirkungskräften der Atome und Moleküle des Systems. Die Molekülbewegungen setzen sich aus Translations-, Rotations-
und Schwingungsbewegungen zusammen. Die thermische innere Energie eines Festkörpers oder Fluids hängt maßgeblich
von der Temperatur ab. Mit dem Anstieg der Temperatur ist eine Erhöhung der Molekülbewegungen und Abnahme der
Wechselwirkungskräfte verbunden. Mit einer näheren Beschreibung dieser mikroskopischen Bewegungen befasst sich un-
ter anderem die kinetische Gastheorie (kinetic theory of gases).

Die chemische innere Energie hat mit den chemischen Bindungen zwischen den einzelnen Atomen, die nukleare innere
Energie mit Kräften innerhalb der Atomkerne zu tun. Durch chemische bzw. nukleare Reaktionen ändert sich die chemi-
sche bzw. die nukleare innere Energie.

Bei einem Verbrennungsvorgang nimmt die chemische innere Energie des Brennstoffs ab, die thermische innere Energie
der Brennprodukte zu.

Bei der Kernspaltung nimmt die nukleare innere Energie des Brennstabes ab. Die enstehenden schnellen Neutronen
(kinetische Energie) und andere Spaltprodukte geben ihre Energie an das Reaktorkühlwasser ab und erhöhen dessen innere
Energie.

Bei Prozessen, in denen keine chemischen und nuklearen Veränderungen involviert sind (z. B. beim Erwärmen oder
Abkühlen, beim Expandieren oder Komprimieren eines Fluids) hat man es nur mit Änderungen der thermischen inneren
Energie zu tun.

3.3 Energieform Wärme

Die Übertragung von Wärme an ein System kommt durch unterschiedliche Temperaturen des Systems und seiner
Umgebung zustande, und zwar auf Grund des Naturgesetzes, nach dem Wärme stets von selbst in Richtung abnehmender
Temperatur fließt. Q12 ist die bei einem Prozess zwischen den Systemzuständen 1 und 2 in Form von Wärme die von der
Umgebung an das System übertragene Energie. Wie die Wärme übertragen wird, ist Gegenstand der Wärmeübertragung
[3.7], auf die hier nicht weiter eingegangen wird.

Für die Wärme treffen wir dieselbe Vorzeichenkonvention wie für die Arbeit. Sie ist für das betrachtete System:

• positiv, wenn die Wärme Q12 dem System zugeführt wird,
• negativ, wenn das System die Wärme Q12 an die Umgebung abgibt.

Eine Energieübertragung kann durch Zu- oder Abfuhr von Arbeit und Wärme (heat) erfolgen. Prozesse, bei denen die
Energieform Wärme transferiert wird, sind diabat; wird keine Wärme transferiert, ist der Prozess adiabat.

Bild 3.9 zeigt neben einem adiabaten auch zwei diabate Zustandsänderungen: A und B zwischen denselben Zuständen 1
und 2, aufgetragen in einem p,V-Diagramm. Der experimentelle Befund zeigt:

12 12 12 12 12 12undA ad B ad A BW W W W W W≠ ≠ ≠
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Da der Anfangs- und Endzustand in allen drei Fällen gleich ist, gilt:

12 2 1 12 2 1 12 2 1undad A BW E E W E E W E E= − ≠ − ≠ −

Beim diabaten Prozess wird die Änderung der totalen Energie des Systems nicht allein durch Arbeit verursacht. Neben
der Arbeit existiert eine weitere Prozessgröße: der Energietransfer an das System in Form von Wärme.

  

V

2

p 1

diabate Zustandsänderung B

adiabate Zustandsänderung

diabate Zustandsänderung A

Bild 3.9: Adiabate und diabate Prozesse zwischen denselben Zuständen

Ein fundamentaler Aspekt ist, dass unabhängig von der Art der Zustandsänderung vom Zustand 1 nach 2 im System die
gleiche Energieänderung stattfindet. Das heißt, dass der Nettoenergietransfer (net energy transfer) in allen drei Fällen
derselbe sein muss. Mit den an das System übertragenen Energien Wärme Q12 und Arbeit W12 erhalten wir für die Energie-
änderung:

2 1 2 1 2 1 12 12kin kin pot potE E E E E E W Q− + − + − = + (3.19)

Diese Gleichung ist der Energieerhaltungssatz (principle of conservation of energy) für Systeme aller Art. Sie sagt aus,
dass die Änderung der totalen Energie eines geschlossenen Systems dem Energietransfer in Form von Arbeit und Wärme
entspricht.

Innere Energie und Wärme sind keine identischen Größen. Die innere Energie ist eine Zustandsgröße des Systems,
während Wärme eine Prozessgröße ist, die beim Energietransfer eine Zustandsänderung verursacht. Wird bei einem
Prozess nur Wärme transferiert, entspricht die Größe der Änderung der inneren Energie der Größe der transferierten
Wärme.

Bezeichnungen wie „Wärmeinhalt“, „Wärmemenge“ oder Aussagen wie „Reibungsarbeit geht in Wärme über“ sind
unkorrekt und sollten daher nicht mehr benutzt werden.

Wie die übertragene Arbeit W12 ist die übertragene Wärme Q12 eine Prozessgröße, die von der Art des Prozesses abhängt.
Analog gilt:

2

12
1

Q Q= δ∫

Dabei ist δQ ein unvollständiges, d. h. kein totales Differential der Prozessgröße Wärme.
Der Wärmestrom )(tQ  (heat flux) ist die pro Zeiteinheit übertragene Wärme. Die im Zeitintervall t

1
 bis t

2
 übertragene

Wärme beträgt:

2

1

12 ( ) d
t

t

Q Q t t= ⋅∫

3.4 Erster Hauptsatz der Thermodynamik

Der erste Hauptsatz der Thermodynmaik ist ein Energieerhaltungssatz. Helmholtz formulierte ihn folgendermaßen:

In einem thermodynamischen System kann Energie weder erzeugt noch vernichtet werden. Es können nur einzelne
Energieformen in andere Energieformen umgewandelt werden.
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Eine andere adäquate Formulierung verbietet das Perpetuum mobile erster Art:

Es gibt keine fortwährend arbeitenden Maschinen, die mehr Arbeit liefern als ihnen Energie zugeführt wird.

Dass beide Aussagen identisch sind, kann leicht gezeigt werden: Die Maschine ist das thermodynamische System. Es ist
durchaus möglich, dass die Maschine noch gespeicherte Energie (Schwungrad) in Arbeit umsetzt, d. h. ohne Energiezufuhr
Arbeit leistet. Dies ist aber ein einmaliger und kein fortwährender Vorgang. Bei der dauernd arbeitenden Maschine, die
mehr Arbeit liefert als sie Energie zugeführt bekommt, würde der Energievorrat des Systems nach kurzer Zeit aufgebraucht
sein, d. h., sie könnte keine Energie mehr in Arbeit umsetzen oder wir müssten im System Energie erzeugen. Dies ist nach
der ersten Formulierung des ersten Hauptsatzes unmöglich.

Der erste Hauptsatz der Thermodynamik beruht auf Beobachtungen der Natur und schließt Vorgänge, die noch nie
festgestellt wurden, aus.

3.5 Energieanalyse geschlossener Systeme

3.5.1 Energiebilanz stationärer Zustandsänderungen

In einem geschlossenen System findet kein Massentransfer statt. Wir behandeln nur quasistatische Zustandsänderungen, d.
h., Endzustände sind Gleichgewichtszustände, die sich nach der Zustandsänderung zeitlich nicht mehr ändern. Über die
Systemgrenze können Wärme und Arbeit transferiert werden. Dieser Transfer verursacht eine Änderung der Energie des
Systems, d. h., die Energieformen Arbeit und Wärme werden in die Energie des Systems umgewandelt. Bei technischen
Vorgängen in geschlossenen Systemen spielen die kinetische und potentielle Energie praktisch nie eine Rolle, daher kann
Gl. (3.19) wie folgt angegeben werden:

12121212 QWUUEE +=−=− (3.20)

Die Nettoenergieänderung E
2
 – E

1 
ist die Summe aller Arbeits- und Wärmetransfers, die bei der Zustandsänderung statt-

fanden.
Die differentielle Form des ersten Hauptsatzes für geschlossene Systeme lautet:

dU W Q= δ + δ (3.21)

Für das in Bild 3.8 dargestellte System kann eine Bilanzgleichung erstellt werden. Die Arbeit δW, die dem System
zugeführt wird, lässt sich in Volumenänderungsarbeit und stets positive innere Dissipation aufteilen.

d iW p V Jδ = − ⋅ + δ (3.22)

Damit wird Gl. (3.21) zu:

d d iU p V J Q= − ⋅ + δ + δ (3.23)

Mit spezifischen, auf die pro Einheit der Systemmasse bezogenen Werten lautet Gl. (3.23):

d d iu p v j q= − ⋅ + δ + δ (3.24)

Integriert erhalten wir:

12121212 QJWUU iV ++=− (3.25)

12121212 qjwuu iV ++=− (3.26)

Die Gln. (3.25) und (3.26) gelten für quasistatische Zustandsänderungen von einem sich im System befindenden Beob-
achter. Ein äußerer Beobachter sieht die zugeführte effektive Arbeit. Aus Gl. (3.16) ersetzen wir die Volumenänderungs-
arbeit durch effektive Arbeit.

2 1 12 12 2 1 12 12 2 1 12( ) ( )eff a U N Uu u w j p v v q w p v v q− = + − ⋅ − + = − ⋅ − + (3.27)

Die Gln. (3.26) und (3.27) sind grundlegende Gleichungen des ersten Hauptsatzes für stationäre Vorgänge in geschlosse-
nen Systemen. Das folgende Beispiel zeigt, warum man beide Gleichungen benötigt.
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BEISPIEL 3.1: Druckausgleich

Ein Behälter ist mit einem idealen Gas gefüllt und mit einem zweiten, gleich großen, aber vollständig evakuierten Behälter
durch ein Ventil verbunden. Beide Behälter sind nach außen thermisch ideal isoliert, also adiabat und haben mit der Umge-
bung keinen Kontakt. Das Ventil wird geöffnet. Es ist zu bestimmen, wie sich der Zustand des Gases verändert.

Lösung

Schema

Annahme

• Das Gas ist ein ideales Gas.

Analyse

Da der Vorgang adiabat ist, erhält man mit Gl. (3.26):

121212 iV jwuu +=−

Die Änderung der inneren Energie ist die Summe der Volumenänderungsarbeit und Dissipation. Dass sich das Volumen
des Gases verändert, ist eindeutig. Wie groß aber die Volumenänderungsarbeit ist, können wir nicht bestimmen. Auch dass
bei diesem Vorgang Dissipation entsteht, erscheint logisch, ist aber nicht berechenbar. Der Prozess ist adiabat und außer-
dem von der Umgebung isoliert, d. h., es kann weder Nutz- und Verschiebearbeit geleistet noch Wärme transferiert werden.
Damit liefert Gl. (3.27):

2 1 12 2 1 12
00 0

( ) 0N Uu u w p v v q
== =

− = − ⋅ − + =

Die innere Energie des Systems bleibt unverändert. Da es sich um ein ideales Gas handelt, bleibt die Temperatur konstant.
Der Betrag der Volumenänderungsarbeit ist damit gleich der Dissipation und kann, wenn die Volumina bekannt sind, mit
Gl. (3.10) berechnet werden. Da wir ein ideales Gas haben, ist der Druck nach der Expansion bestimmbar. Weil sich die
Temperatur nicht verändert, ist der Druck umgekehrt proportional zum Volumen, d. h., da sich das Volumen verdoppelt,
wird der Druck halbiert. Dieses Verhalten der idealen Gase wurde von Avogadro experimentell bewiesen.

Diskussion

Das Beispiel zeigt sehr schön, dass die Gln. (3.26) und (3.27) beide benötigt werden, um Prozesse in geschlossenen
Systemen analysieren zu können.

BEISPIEL 3.2: Expansion eines Gases in einem Zylinder

In einem vom Kolben abgeschlossenen Zylinder befindet sich ein ideales Gas. Es expandiert nach dem Polytropengesetz
(p · V

n = konstant) vom Anfangsvolumen 0,05 dm3 auf das Volumen 0,45 dm3. Der Anfangsdruck ist 70 bar, der Umge
bungsdruck 1 bar. Die Temperatur des Gases beträgt 300 K.

Bestimmen Sie für n = 0, 1,0 und 1,4:
a) den Druck und die Temperatur nach der Expansion
b) die Volumenänderungsarbeit WV12 des Gases
c) die Nutzarbeit WN12 unter Vernachlässigung der Reibungseinflüsse
d) den Wärmetransfer Q12 bei n = 1 unter der Annahme, dass das Gas ein ideales ist.

Lösung

Schema

T1

p
1

p = 0

1,4
n =
n =

1

up

V 1 V
V

2

p1

p

n = 0
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Annahmen

• Das System ist das Gas.
• Das System ist geschlossen, d. h., es bestehen keine Leckagen.
• Die Zustandsänderung ist quasistatisch mit p · Vn = konstant.
• Die Kolbenreibung wird vernachlässigt.

Analyse

a) Die Enddrücke sind wegen des gegebenen Polytropengesetzes:

nVVpp )/( 2112 ⋅=

n = 0:   p2 = p1 n = 1:   p2 = 7,78 bar n = 1,4:   p2 = 3,23 bar

Nach Gl. (3.9) sind die Temperaturen nach der Zustandsänderung:

1
2112 )/( −⋅= nVVTT

n = 0:   T2 = 2 700 K n = 1:   T2 = T1 n = 1,4:   T2 = 124,6 K

b) Mit Gl. (3.10) berechnet ist die Volumenänderungsarbeit:

12 2 2 1 1

2

12 1 1 2 1
1

1 ( ) für 1
1

d ln( / ) für 1

V

V

W V p V p n
n

W p V p V V V n

= ⋅ ⋅ − ⋅ ≠
−

= − ⋅ = − ⋅ ⋅ =∫

Die nummerische Auswertung, gerundet auf ganze Joule, ergibt für

n = 0:
5 3 3

12
70 10 Pa (0,45 0,05) 10 m  

1VW
−⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅= − = −2 800,0 J

n = 1,4:
5 3 3

12
3,23 0,45 70 0,05 10 Pa 10 m

1 1,4VW −⋅ − ⋅= − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = −
−

511,7 J

n = 1:
3 3

5 3 3
12 3 3

0,45 10 m70 10 Pa 0,05 10 m ln
0,05 10 mVW

−
−

−

 ⋅ ⋅= − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = − ⋅ ⋅ 
769,0 J

In allen drei Fällen ist die Arbeit negativ, d. h., es erfolgt eine Arbeitsabgabe an den Kolben. Die Beträge differieren
allerdings stark. Da im Fall n = 0 der Druck konstant bleibt, ergibt sich dafür der größte Betrag (s. Darstellung im p,V-
Diagramm unter Schema).

c) Die Nutzarbeit kann mit Gl. (3.16) berechnet werden:

2

1

12 2 1d ( )
V

N U
V

W p V p V V= − ⋅ + ⋅ −∫

Die Verschiebearbeit des Umgebungsdruckes ist:

J 40=⋅−⋅=−⋅= − 335
1212 m100,05)(0,45Pa10)( VVpW UU

Somit sind die vom System abgegebenen Nutzarbeiten:

n = 0:  WK12  = – 2 760 J,     n = 1,4:  WK12  = – 471,7 J,  n = 1:  WK12  = – 729 J

Betragsmäßig sind die Werte um die Verschiebearbeit geringer als die der Volumenänderungsarbeiten.

d) Die Energiebilanz für das System lautet:
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12121212 )( QWuumUU V +=−⋅=−

Für n = 1 gilt p1 
. V1 = p2 

. V2, was bei idealen Gasen konstante Temperatur, also isotherme Zustandsänderung bedeutet. Die
spezifische innere Energie u eines idealen Gases hängt nur von der Temperatur ab. Deshalb gilt u2 = u1. Da sich die innere
Energie des Vorgangs nicht ändert, erhält man für die Wärme:

Q12 = – WV12 = 769,0 J

Diskussion

Das Beispiel zeigt anschaulich die Idealisierung durch die Annahme quasistatischer Verhältnisse. Die Annahme einer
polytropen Zustandsänderung ist stets mit den quasistatischen Verhältnissen gekoppelt. Die Simulation realer Vorgänge
mittels Polytropenbeziehungen ist daher immer eine Idealisierung.

Für die Ermittlung des Arbeitstransfers genügt die Polytropengleichung. Mit Polytropen sind im Allgemeinen nicht nur
Arbeits-, sondern auch Wärmetransfers verbunden. Der Wärmetransfer im betrachteten Bereich n ist desto größer, je näher
der Polytropenexponent n bei null ist. Im Fall von n = 0 ist die Wärmezufuhr so groß, dass der Druck trotz Vergrößerung
des Volumens konstant bleibt, was durch eine Erhöhung der Temperatur auf 2 700 K erreicht wird.

BEISPIEL 3.3: Federbelasteter Kolben aus Beispiel 2.5

Die im Beispiel 2.5 beschriebene Zustandsänderung soll mit dem ersten Hauptsatz analysiert werden.

Folgendes ist zu bestimmen:
a) die Volumenänderungsarbeit und Nutzarbeit
b) die zugeführte Wärme
c) die Größe des Fehlers, der durch die Annahme der polytropen Zustandsänderung entsteht.

Lösung

Schema und Annahmen       Siehe Beispiel 2.5

Analyse

a) Aus Beispiel 2.5 ist der Druck als Funktion der Federkonstante f und der Höhe z bekannt.

2
0 )(4

d
zzfpp U ⋅

−⋅⋅
+=

π

Dabei ist f = 47 124 N/m und z0 = 0,083 m. Die Volumenänderungsarbeit wird damit:

2 2
20

12 2
1 1

2 2 2
1 2 1 2 0 1 2

4 ( )
d ( ) d

4

( ) [0,5 ( ) ( )]
4

V U

U

f z z
W p V p d z

d

d p z z f z z z z z

π
π

π

⋅ ⋅ −
= − ⋅ = − + ⋅ ⋅ ⋅ =

⋅

= ⋅ ⋅ ⋅ − + ⋅ ⋅ − − ⋅ − = −

∫ ∫

137,4 J

Zur Bestimmung der Nutzarbeit benötigt man die Volumina V1 und V2

33-2
1

2
1 m100,785=m1,0m01,0

44
⋅⋅⋅⋅⋅⋅=⋅⋅= ππ zdV

33-2
2

2
2 m101,178=m15,0m01,0

44
⋅⋅⋅⋅⋅⋅=⋅⋅= ππ zdV

Die Nutzarbeit setzt sich nach Gl. (3.16) aus der Volumenänderungsarbeit und Verschiebearbeit gegen die Atmosphäre
zusammen.
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5 3 3
12 12 2 1 2

N( ) 137,4 J 10 (1,178 0,785) 10 m
mN V UW W p V V −= + ⋅ − = − ⋅ + ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ = −98,2 J

Sie hat den gleichen Betrag wie die zum Zusammendrücken der Feder benötigte Arbeit, nur sind die Vorzeichen unter-
schiedlich. Die Feder als System erhält Arbeit, die also positiv sein muss. Das Gas gibt Arbeit, die negativ ist, ab.

b) Die zugeführte Wärme erhält man aus der Energiebilanzgleichung.

121212
1

11
12 )()()( Vp WQTTRc

TR
Vpuum +=−⋅−⋅

⋅
⋅=−⋅

Die Änderung der inneren Energie wurde bereits im Beispiel 2.5 berechnet.

12 1 191,5 J 137,4 JQ = ⋅ + ⋅ =1 328,7 J

c) Nimmt man eine polytrope Zustandsänderung an, kann aus Gl. (2.60) der Polytropenexponent bestimmt werden:

2599,2
)66,0ln(

)5,2ln(
)/ln(
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)/ln(
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21
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12 −====
zz
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J 132,5−=⋅⋅⋅⋅
−

⋅−⋅=
−

⋅−⋅
= − 33

2
51122

12 m10
m
N10

2599,3
785,02178,15

1n
VpVpWV

Diskussion

Die Berechnung der Volumenänderungsarbeit mit der polytropen Zustandsänderung liefert einen Wert, der ca. 4 %
kleiner als der exakt berechnete Wert ist. Dies zeigt, dass die Annahme der polytropen Zustandsänderung lediglich eine
Näherung ist. Beispiele mit anderen Zahlenwerten können wesentlich größere Fehler aufweisen. Falls andere Mittel zur
Verfügung stehen (Prozessablauf, mehrere Messwerte an Zwischenzuständen etc.), sollte geprüft werden, ob die Annahme
der polytropen Zustandsänderung zulässig ist.

3.5.2 Energiebilanz instationärer Zustandsänderungen

Die bisher behandelten Prozesse in geschlossenen Systemen waren quasistationäre Prozesse, bei denen jedem Prozess-
punkt Gleichgewichtszustände zugewiesen wurden. Wie der zeitliche Ablauf der Zustandsänderung erfolgte, blieb unbe-
rücksichtigt. Bei Erwärmung oder Abkühlung eines Systems kann der zeitliche Prozessverlauf von Interesse sein. Die
Energiebilanz für instationäre Zustandsänderungen ist in Form einer Leistungsbilanz (energy rate balance) ausdrückbar.

d
d
U P Q
t

= + (3.28)

Die zeitliche Änderung (time rate of change) der Energie ist die Summe der momentanen Werte der Leistung und des
Wärmestromes. Die Leistung P wird je nach Betrachtung entweder mit der technischen Arbeit oder der Summe der Volu-
menänderungsarbeit und inneren Dissipation gebildet. Man beachte, dass auf der linken Seite der Leistungsbilanz nicht
eine Leistung, sondern die zeitliche Änderung einer Zustandsgröße steht: die der inneren Energie U des Systems.

Die Bilanzgleichung (3.25) gilt zu jedem Zeitpunkt des Prozesses. Bei stationären Zustandsänderungen sind alle in der
Leistungsbilanz auftretenden Größen zeitlich konstant und es gilt:

QP +=0 (3.29)

Bei stationären Prozessen ist die Summe der transferierten Wärmeströme und Leistungen gleich null.
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BEISPIEL 3.4: Aufheizen eines Warmwasserspeichers

Ein Boiler mit dem Wasserinhalt von 500 l wird elektrisch beheizt. Die Heizleistung ist so geregelt, dass die Oberflächen-
temperatur der Heizelemente stets bei ϑH = 90 °C bleibt. Der an das Wasser übertragene Wärmestrom ist proportional zur
Temperaturdifferenz ϑH – ϑ(t), wobei ϑ(t) die momentane Wassertemperatur bedeutet. Zu Beginn der Beheizung ist die
Zeit t = 0, die Wassertemperatur ϑ 0 = 20 °C und die Heizleistung )0(HQ = 15 kW. Der Druck im System ist konstant.

Zu bestimmen sind
a) der zeitliche Verlauf der Wassertemperatur beim Aufheizen
b) die Aufheizzeit tA, bis eine Wassertemperatur von ϑ2 = 80 °C erreicht ist
c) die während des Aufheizvorgangs zugeführte Wärme Q12 in kWh.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Wasserinhalt ist ein geschlossenes System.
• Der Behälter ist starr und ideal isoliert.
• Die Systemtemperatur ist uniform.
• Die Wärmekapazität ist temperaturunabhängig.
• Die elektrische Leistung wird dem System vollständig zugeführt.

Analyse

a) Die Energiebilanz des ersten Hauptsatzes für geschlossene Systeme ohne Dissipation lautet nach Gl. (3.23):

d dU p V Q= − ⋅ + δ

Um mit der Enthalpie zu arbeiten, addiert man auf beiden Seiten der Gleichung p . dV + V . dp. Unter Berücksichtigung,
dass der Druck konstant ist, erhält man:

d d d d d dU p V V p p V p V V p Q+ ⋅ + ⋅ = − ⋅ + ⋅ + ⋅ + δ

dH Q= δ

Um den zeitlichen Verlauf der Temperatur zu bestimmen, wird die Gleichung nach der Zeit abgeleitet:

d d ( )
d dp
H tm c Q
t t

ϑ= ⋅ =

Nach Aufgabenstellung ist die Wärmezufuhr proportional zur Temperaturdifferenz zwischen Heizfläche und Wasser.

)( ϑϑ −⋅= HCQ

Damit kann folgende Differentialgleichung gebildet werden:

d ( )
dp Hm c C

t
ϑ ϑ ϑ⋅ ⋅ = ⋅ −

Durch Substitution dϑ  = –d(ϑH – ϑ) erhalten wir:

d( ) ( )
d
H H

p

C
t m c

ϑ ϑ ϑ ϑ− ⋅ −
− =

⋅

Da zu Beginn der Aufwärmung die Heizleistung und Wassertemperatur gegeben sind, kann die Konstante C bestimmt
werden.

W/K 214,3
K70

kW15)0(

1

==
−

=
ϑϑ H

HQC

= 90 °Cϑ

P (  )

Isolation

el t

H

t(  )ϑ

V



3 Erster Hauptsatz der Thermodynamik 83

Um mit dimensionslosen Größen zu arbeiten, wird eine Zeitkonstante t0 gebildet. Sie ist die Zeit, die mit der vollen
anfänglichen Heizleistung von 15 kW zum Aufheizen des Wassers von der Anfangstemperatur bis zur Temperatur der
Heizfläche benötigt wird.

1
0

( )
(0)

p H p

H

m c m c
t

CQ
ϑ ϑ⋅ ⋅ − ⋅

= =

Mit der Zeitkonstante t0 lässt sich die Differentialgleichung wie folgt schreiben:

0

d( ) dH

H

t
t

ϑ ϑ
ϑ ϑ

−
= −

−

Mit τ = t/t0 wird die dimensionslose Zeit τ eingeführt. Damit erhält man nach dem Entlogarithmieren:

τ

ϑϑ
ϑϑ −− ==

−
− ee tt

H

H 0/

1

Mit der dimensionslosen Temperatur Θ

11

1

1

1 )(1
ϑϑ
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ϑϑϑϑ
ϑϑ

ϑϑΘ
−

−−=
−

−+−=
−

−=
H

H

H

HH

H

t

ergibt sich die dimensionslose Lösung für den zeitlichen Temperaturverlauf zu:

τΘ −−= e1

Die dimensionslose Temperatur ist der Temperaturanstieg, geteilt durch die Temperaturdifferenz zu Beginn der Aufhei-
zung. Hier folgt die grafische Darstellung:

0

τ

0
0

1 2
τ

(  
)

Θ
τ

1

= 1,946A

3
t t=   /

4 5

0,857

b) Aus der Zeitfunktion ergibt sich die dimensionslose Aufheizzeit τA zu:
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Im Diagramm ist die vertikale Linie bei τA = 1,946 eingetragen, ebenso die zugehörige dimensionslose Endtemperatur

857,0
2090
2080)(

1

12 =
−
−=

−
−=

ϑϑ
ϑϑτΘ

H
A

als horizontale Linie.
Die Aufheizzeit ist:

0tt AA ⋅=τ

Zur Bestimmung der Zeitkonstante t0 wird die spezifische Wärmekapazität des Wassers benötigt. Es wird angenommen,
dass mit dem Wert bei 50 °C gerechnet werden kann. Aus Tabelle A2.4 erhält man 4,1798 kJ/(kg K). In Stunden angegeben
beträgt die Zeitkonstante des Systems:

0
499 kg 4,1789 kJ/(kg K) (90 20) K 2,7037  h

15 (kJ/s) 3600 (s/h)
t ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅= =

⋅ ⋅
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Damit beträgt die Aufheizzeit:   tA = 1,946 . 2,707 h = 5,261 h

c) Der Energiebedarf für die Aufheizung ergibt sich nach Gl. (3.25) aus dem ersten Hauptsatz:

)( 121212 ϑϑ −⋅⋅=−= pcmUUQ

Die Wassermasse wird mit dem spezifischen Volumen vw bei  20 °C (Tabelle A2.4) berechnet:
3

3
0,5 m 499kg

0,0010018 m /kgw

Vm
v

⋅= = =
⋅

Die zugeführte Wärme beträgt:

12 2 2 1
499 kg 4,1798 kJ /(kg K) (80 20)( )

3 600 (s/h)
KQ m c ϑ ϑ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ −= ⋅ ⋅ − = =34,76 kWh

Diskussion

Der Vorgang lässt sich durch eine universelle Funktion Θ(τ) = f(τ) vollständig dimensionslos beschreiben. Diese Funkti-
on ist für Aufwärmvorgänge mit der hier verwendeten Temperaturregelung der Heizung allgemein gültig. Für jedes Prob-
lem kann die Zeitkonstante bestimmt und aus den dimensionslosen Beziehungen die gewünschte Größe berechnet werden.

Die Systemtemperatur ϑ  strebt asymptotisch der Temperatur ϑH zu. Der Grund dafür ist, dass die Heizleistung bei der
Annäherung der Temperatur ϑH gegen null geht.

3.6 Energieanalyse offener Systeme

In der Regel wird in geschlossenen Systemen durch die Systemgrenze eine konstante Masse und meist ein veränderliches
Volumen definiert. Bei offenen Systemen werden über die Systemgrenze Massen transferiert. Masse und Volumen eines
Systems sind nicht von Interesse, sondern man analysiert die Massentransfers über die Systemgrenze. Bei einer Pumpe z. B.
wird nicht das Volumen der Pumpe angegeben, sondern der Volumenstrom des Wassers, der durch die Pumpe gefördert
wird. Wie schon in Kapitel 1 erwähnt, nennt man das durch die Systemgrenze eingeschlossene Volumen Kontrollraum
(control volume). Im Folgenden wird der Kontrollraum mit dem Index KR angegeben.

3.6.1 Erhaltung der Masse im offenen System

3.6.1.1 Massenbilanz

Für die Massenbilanz (mass balance) wird ein System zunächst ohne Arbeits- oder Wärmetransfer untersucht. Das System
ist der Kontrollraum, in den ein Massenstrom em hineinströmt und ein Massenstrom am ihn verlässt (Bild 3.10). Der Kon-
trollraum wird durch die gestrichelt eingetragene Systemgrenze definiert. Masse und Volumen des Kontrollraumes können
sich ändern.

Zum Zeitpunkt t ist die Masse im Kontrollraum:

)(tmm KR=

me
.

m   KR
t(  )

.
am

Bild 3.10: Zur Herleitung der Massenbilanzgleichung
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Die Massenströme em und am müssen nicht notwendigerweise gleich sein. Die Massenänderung des Kontrollraums
erhält man als:

d
d

KR
e a

m m m
t

= − (3.30)

Für den Kontrollraum mit mehreren Ein- und Austritten erhält man die Massenstrombilanz durch Summation der an den
Eintritten e und Austritten a passierenden momentanen Massenströme.

, ,
d

d
KR

e i a j
i j

m m m
t

= −∑ ∑ (3.31)

Die Bilanzgleichungen (3.30) und (3.31) gelten zu jedem Zeitpunkt t. Sie sind die Gleichungen für den Massener-
haltungssatz. In Worten ausgedrückt lautet der Massenerhaltungsatz:

In einem Kontrollraum ist die zeitliche Änderung der Masse die Summe eintretender Massenströme abzüglich der
Summe austretender Massenströme.

Dies ist der allgemeine Massenerhaltungssatz für offene Systeme, der aussagt, dass keine Masse verloren gehen kann.
Wenn sich die Masse des Kontrollraums mit der Zeit nicht verändert, hat man bezüglich der Massenerhaltung stationäre

Zustände. Dann gilt, dass die Summe eintretender Massenströme gleich der Summe austretender Massenströme ist:

∑∑ =
j

ja
i

ie mm ,, (3.32)

3.6.1.2 Bestimmung der Massenströme

Die ein- und austretenden Massenströme lassen sich durch Integration der lokalen Dichte ρ und lokalen Normalkompo-
nente cn der Geschwindigkeit  über die gesamte Strömungsfläche A bestimmen (Bild 3.11):

dn
A

m c Aρ= ⋅ ⋅∫
Sowohl die Dichte ρ als auch die Normalkomponente der Geschwindigkeit cn sind im Allgemeinen Funktionen des

Ortes. Auf die Berechnung des Massenstromes wird in Lehrbüchern der Fluidmechanik näher eingegangen [3.9].

d A

nc

A

c

Bild 3.11: Zur Herleitung der Massenbilanzgleichung mit lokalen Größen

Zur Auswertung der Integrale müssen Dichte und Normalkomponente der Geschwindigkeit als eine Funktion des Ortes
bekannt sein. In vielen Fällen darf man näherungsweise mit Mittelwerten arbeiten. Der Massenstrom mit Mittelwerten
berechnet sich als:

nm c Aρ= ⋅ ⋅ (3.33)
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BEISPIEL 3.5: Füllen eines Behälters

Ein konstanter Wassermassenstrom von 1 kg/s  fließt von oben in einen vertikal gestellten zylindrischen Behälter mit der
Grundfläche A = 1 m2. Durch eine Ausflussöffnung strömt unten Wasser aus. Der austretende Massenstrom ist proportional
zur Wurzel der Füllhöhe: zCm ⋅=2 mit der Konstante C = 1,0 kg/(s . m–0.5). Zum Zeitpunkt t = 0 ist der Tank leer.
Zu bestimmen ist der zeitliche Verlauf der Wasserhöhe z(t) in dimensionsbehafteter und dimensionsloser Darstellung.

Lösung

Schema

Annahmen

• Das Wasser ist inkompressibel.
• Der Prozess ist adiabat.
• Beim Prozess werden nur Massen transferiert.

Analyse

Der Vorgang ist instationär. Da keine Arbeit und Wärme transferiert werden,
genügt für die Analyse Gl. (3.31):

1 2
d

d
KRm m m
t

= −

Die Systemmasse erhalten wir als: zAmKR ⋅⋅= ρ
Damit ergibt sich mit )(2 tzCm ⋅= die Differentialgleichung:

1d
d

mz C z
t A Aρ ρ

= − ⋅
⋅ ⋅

Eine Variable y(z) wird folgendermaßen definiert:

1 d 1 2d d
d 2

m C y C Ay z z z y
A A z A Cz

ρ
ρ ρ ρ

⋅ ⋅= − ⋅ = − ⋅ = − ⋅ ⋅
⋅ ⋅ ⋅ ⋅

Die noch störende Größe z  kann durch y ersetzt werden. Damit ist dz:

1 12d dm y A m y AAz z y
C C C

ρ ρρ− ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅⋅ ⋅= = − ⋅ ⋅

Nach Separation der Variablen erhält man:

2
1 1 11 d d

2
m Cy t

A y Aρ ρ
   

⋅ − ⋅ = − ⋅   ⋅ ⋅  

Die Integration von y0 bis y bzw. 0 bis t ergibt:
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m Cy t
A y Aρ ρ
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Die Größe y kann jetzt durch z ersetzt werden, wobei z0 = 0 ist:

= C   z(t)
.

m2
.

z(t)

m 1
.
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Nach Umformungen und nach t aufgelöst, erhalten wir:


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1 1ln2 ρ

Analytisch ist diese Gleichung nach z nicht auflösbar. Zu jeder Füllhöhe kann aber nummerisch eine Zeit angegeben
werden. Für die dimensionslose Darstellung bestimmt man zunächst die Füllhöhe, die asymptotisch erreicht wird, was dann
der Fall ist, wenn der Massenstrom am Austritt gleich groß wie am Eintritt ist.

2 2
1 1 / 1 mm C z z m C∞ ∞= ⋅ = =

Damit bilden wir die dimensionslose Füllhöhe: ∞= zz /ζ
Zur Bildung der dimensionslosen Zeit τ wird die Zeitkonstante t0 als die Zeit, die zum Füllen des Behälters auf die

Füllhöhe z∞ ohne Abfluss benötigt wird, definiert:

3 2
1

0 2 2 2
1

1 kg/s 1000 kg/m 1m 1000 s
1 kg /(s m)

A z m A
t

m C
ρ ρ∞⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = = =

⋅ ⋅

Die dimensionslose Zeit τ ist:   
Am

tCttτ
⋅⋅

⋅==
ρ1

2

0/

In die ursprüngliche Differentialgleichung eingesetzt, erhalten wir:

ζ
τ
ζ −=1

d
d

Die Lösung:

( )[ ]ζζτ +−⋅−= 1ln2

Das Diagramm zeigt den dimensionslosen Füllhöhenverlauf ζ(τ).
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Diskussion

Nach der etwa achtfachen Zeitkonstante ist die asymptotische Füllhöhe praktisch erreicht. Die dimensionslose Darstel-
lung ist universeller als die dimensionsbehaftete. Die Lösung der dimensionslosen Differentialgleichung hätte einen gerin-
geren mathematischen Zeitaufwand bedeutet. Die Zustandsänderung wird allein durch zwei Parameter beschrieben: Die
Zeitkonstante t0 und die asymptotische Füllhöhe z∞, mit denen sich dimensionslose Größen bilden lassen. Wollte man bei-
spielsweise die Theorie durch ein Experiment verifizieren, genügte es, die dimensionslosen Parameter zu variieren.
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3.6.2 Erhaltung der Energie im offenen System

3.6.2.1 Energieanalyse

Das Vorgehen ist ähnlich wie bei der in Bild 3.10 veranschaulichten Massenbilanz. Wir setzen eindimensionale Strömungs-
verhältnisse voraus und lassen der Einfachheit halber den Querstrich über den gemittelten Größen weg. Wieder bedeuten e
Eintritt und a Austritt. Der Massenstrom em mit der spezifischen inneren Energie ue und der spezifischen kinetischen
Energie ce

2/2 auf der Höhe ze strömt zum Kontrollraum. Analoges gilt für den einströmenden Massenstrom am . Im Gegen-
satz zu geschlossenen Systemen müssen jetzt die kinetische und potentielle Energie berücksichtigt werden. Die totale Ener-
gie E der Masse m ist zum Zeitpunkt t:

)()( tEtE KR=

Der Massenstrom transferiert innere, kinetische und potentielle Energie zum System. Ferner werden dem Kontrollraum
die Leistung P und der Wärmestom Q zugeführt.

m.

u

Referenzniveau

e

ze

m.

c
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u P(t)

= 0z

E     t(  )KR

zaa

(   )Q
.

t
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Bild 3.12: Zur Herleitung der Energiebilanzgleichung

Die zeitliche Änderung der totalen Energie des Kontrollraums ist:

2 2d
d 2 2

e aKR
e e e a a a

c cE P Q m u g z m u g z
t

   
= + + ⋅ + + ⋅ − ⋅ + + ⋅      

   
(3.34)

Liegt keine Massenzu- oder -abfuhr vor, verschwinden in Gl. (3.34) die mit den Massenströmen multiplizierten Terme,
und die Energiebilanz geht in Gl. (3.25) für das geschlossene System über.

3.6.2.2 Arbeit am Kontrollraum

Die durch Arbeit ausgedrückte Arbeitsleistung P in Gl. (3.34) wird in zwei Anteile aufgespalten:

1. In die Arbeit, die benötigt wird, damit Masse die Systemgrenze überschreiten kann. Beim Einschieben der Masse dme in
den Kontrollraum (Bild 3.13) leistet die Umgebung am System die Einschiebearbeit (flow work at inlet). Der
Kontrollraum leistet beim Ausschieben der Masse dma an der Umgebung die Ausschiebearbeit (flow work at exit).

2. In Arbeiten, die mittels Welle, Kolbenstange etc. an den Kontrollraum abgegeben werden. Diese Arbeiten werden
benötigt, um die Volumenänderungsarbeit, die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie sowie die innere
Dissipation zu verrichten. Die Summe dieser Arbeiten ist die am Kontrollraum verrichtete Arbeit WKR bzw. die Leistung
PKR .



3 Erster Hauptsatz der Thermodynamik 89
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Bild 3.13: Zur Erklärung der Ein- und Ausschiebearbeit und -leistung

Zur Erklärung der Ein- und Ausschiebearbeit kann man sich einen fiktiven Kolben vorstellen, der gegen den am Eintritt
herrschenden, mittleren statischen Druck pe die Masse ∆me in den Kontrollraum hineinschiebt (Bild 3.13). Wir setzen am
Ein- und Austritt eindimensionale Strömungsverhältnisse voraus. Deshalb kann im Ein- und Austrittsquerschnitt mit mitt-
leren Größen gerechnet werden.

Die Einschiebearbeit δWe ist das Produkt aus der Kraft pe 
. Ae und dem Verschiebeweg dxe.

d de e e e e eW p A x p Vδ = ⋅ ⋅ = ⋅

Die Einschiebeleistung ist die Ableitung der Einschiebearbeit nach der Zeit:

d
d d

e e
e e e e e e e e e

W x
P p A p A c m p v

t t
δ

= = ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅

Die Arbeits- und Leistungszufuhr sind beim Einschieben (= Eintritt e) positiv.
Analog dazu gilt am Austritt: Ausschiebeleistung Pa = –pa . Aa 

. ca. Diese wird durch das System KR abgegeben, erscheint
somit in der Bilanz als negativer Term. Die am Kontrollraum verrichtete Nutzleitung PN ist:

          KR e e e a a a KR e e e a a aP P p A c p A c P m p v m p v= + ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ = + ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ (3.35)

3.6.3 Energiebilanzgleichung

Durch Einsetzen von Gl. (3.34) in Gl. (3.35) ergibt sich die für den praktischen Gebrauch wichtigste Form der Energie- und
Leistungsbilanzgleichung des offenen Systems.

2 2d
d 2 2

e aKR
e e e e e a a a a a

c cE P Q m u p v g z m u p v g z
t

   
= + + + ⋅ + + ⋅ − + ⋅ + + ⋅      

   

Gemäß Kapitel 2 ist die spezifische Enthalpie h = u + p . v. Damit erhalten wir:

2 2d
( ) ( )

d 2 2
e aKR

e e e a a a
c cE P Q m h g z m h g z

t
= + + ⋅ + + ⋅ − ⋅ + + ⋅ (3.36)

Das Auftreten des Terms vpu ⋅+  (Kapitel 2) ist der Grund für die Einführung der spezifischen Enthalpie. Die Ein- und
Ausschiebearbeit müssen nicht mehr explizit berücksichtigt werden, da sie bereits in der Enthalpie enthalten sind.

Bei mehreren Ein- und Austritten muss analog wie in der Massenstrombilanz  über sämtliche Ein- und Austritte summiert
werden:

2 2d
d 2 2

e aKR
e e e a a a

e a

c cE P Q m h g z m h g z
t

   
= + + + + ⋅ − + + ⋅      

   
∑ ∑ (3.37)
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Die Gln. (3.36) und (3.37) sind die für die Ingenieurpraxis wichtigsten Formen des ersten Hauptsatzes der Thermo-
dynamik für offene Systeme.

Dabei ist P die technische Leistung; sie fasst alle mechanischen Leistungen zusammen, die die Systemgrenze überschrei-
ten. Q ist der resultierende Wärmestrom über die Systemgrenze.

3.6.3.1 Stationäre Fließprozesse

Bei stationären Zustandsänderungen erfahren die Zustandsgrößen keine zeitlichen Änderungen; die Energie des Kontroll-
raums bleibt konstant und ihre zeitliche Ableitung ist null.

∑∑ ⋅++⋅−⋅++⋅=+
j

je
je

jeje
i

a
a

aa zg
c

hmzg
c

hmQP )
2

()
2

( ,

2
,

,,1,

2
1,

1,1,

Falls nur ein Massenstrom in den Kontrollraum strömt und der gleiche Massenstrom diesen wieder verlässt, erhalten wir,
wenn der Eintritt mit 1 und der Austritt mit 2 bezeichnet wird:

2 2
12 12 2 1 2 1 2 1

1 ( ) ( )
2Nq w h h c c g z z+ = − + ⋅ − + ⋅ − (3.38)

Die spezifische Nutzarbeit setzt sich aus folgenden spezifischen Arbeiten zusammen:

•  der Volumenänderungsarbeit, die am Fluid geleistet werden muss: wV12
•  der Einschiebearbeit: 11 vp ⋅−
•  der Ausschiebearbeit: 22 vp ⋅
•  der Arbeit zur Erhöhung der kinetischen Energie: 0,5 . )( 2

1
2
2 cc −

•  der Arbeit zur Erhöhung der potentiellen Energie: g . (z2 – z1)
•  der inneren Dissipation: j12.

2 2
12 12 2 2 1 1 12 2 1 2 1

1 ( ) ( )
2N V iw w p v p v j c c g z z= + ⋅ − ⋅ + + ⋅ − + ⋅ − (3.39)

Durch den Zusammenhang zwischen Volumen- und Druckänderungsarbeit nach Gl. (3.14) erhalten wir:

2 2
12 12 12 2 1 2 1

1 ( ) ( )
2N p iw w j c c g z z= + + ⋅ − + ⋅ − (3.40)

Gl. (3.40) in Gl. (3.38) eingesetzt, ergibt:

12121212 hhjwq ip −=++ (3.41)

Unter Berücksichtigung des Zusammenhangs zwischen Volumen- und Druckänderungsarbeit bzw. innerer Energie und
Enthalpie erhält man:

12121212 uujwq iV −=++ (3.42)

Gleichung (3.41) ist mit Gl. (3.42), also mit der Bilanzgleichung für geschlossene Systeme identisch.
Ähnlich wie beim geschlossenen System ist Gleichung (3.38) für einen äußeren, und Gl. (3.41) für einen inneren Betrach-

ter gültig. Dass beide Gleichungen notwendig sind, demonstriert Beispiel 3.6.

3.6.3.2 Totalenthalpie im Fluidstrom

Prozesse in Turbinen und Verdichtern verlaufen praktisch adiabat; die technische Arbeit ohne Dissipation entspricht der
Änderung der Enthalpie und die der kinetischen und potentiellen Energie. Die Energiebilanz in Gl. (3.38) liefert:

2 2
2 1

12 2 2 1 12 2t
c c

w h g z h g z= + + ⋅ − − − ⋅

Die Summe der spezifischen Enthalpie h und spezifischen kinetischen und potentiellen Energie ist die spezifische
Totalenthalpie (spezifische Gesamtenthalpie im Fluidstrom).
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2

2tot
ch h g z= + + ⋅ (3.43)

In reinen Strömungselementen wie Düsen und Diffusoren bleibt die Totalenthalpie erhalten.

BEISPIEL 3.6: Drosselung einer inkompressiblen Strömung

Wasser (inkompressibel) strömt in einem horizontalen Rohr mit konstantem Querschnitt, in das eine Blende eingebaut ist.
Der Druck ändert sich von  p1 = 100 bar auf p2 = 1 bar. Das Rohr ist thermisch isoliert, d. h., der Vorgang ist adiabat. Die
spezifische Wärmekapazität des Wassers ist cp = cv = 4 185 J/(kg K), das spezifische Volumen v = 10-3 m3/kg.

Zu bestimmen sind die Änderungen der Enthalpie und Temperatur.

Lösung

Schema

Annahme

• Da das Rohr einen konstanten Querschnitt hat und das Fluid inkompressibel ist, ändert sich die Geschwindigkeit nicht.

Analyse

Wird Gl. (3.41) für die Analyse genommen, erhält man:

121212
0

12 hhjwq ip −=++
=

 Dies bedeutet, dass die Änderung der Enthalpie gleich der Summe der Druckänderungsarbeit und inneren Dissipation
ist. Wie groß diese sind, ist nicht bestimmbar. Berücksichtigt man, dass dem Rohr keine Nutzarbeit zugeführt werden kann
und sich weder Geschwindigkeit noch Höhe ändern, erhält man aus Gl. (3.38):

0

12

0

2
1

2
212

0

1212 )()(
2
1

===

−⋅+−⋅+−=+ zzgcchhwq N

Die Enthalpie ändert sich ebenfalls nicht. Eine für die Technik wichtige Erkenntnis lautet:

Die adiabate Expansion ist ohne Änderung der kinetischen und potentiellen Energie isenthalp.

Für inkompressible Flüssigkeiten gilt:

2 1 2 1 2 1 2 1 2 1( ) ( ) ( )vh h u u v p p c T T v p p− = − + ⋅ − = ⋅ − + ⋅ −

Da die Enthalpieänderung null ist, erhalten wir für die Temperaturänderung:

3 3 5 2
1 2

2 1
( ) 10 m /kg (100 1) 10 N/m

4185 J/(kg K)v

v p pT T
c

−⋅ − ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅− = = =
⋅ ⋅

2,37 K

Diskussion

Durch Anwendung beider Gleichungen können die Änderung der Enthalpie und die Erwärmung des Wasser bestimmt
werden.

p
c
z1

1

1

1
2

c  = c
z  = z

p

1

1

2

2

2
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BEISPIEL 3.7: Expansion in einer Düse

In eine konvergente Düse strömt Luft mit der Geschwindigkeit von 50 m/s ein. Am Eintritt beträgt der Druck 3 bar, am
Austritt 1,5 bar. Die Eintrittstemperatur ist 300 K. Die Düse hat am Eintritt den Querschnitt von 0,3 m2, am Austritt jenen
von 0,1 m2. Die Luft ist ein perfektes Gas mit folgenden Daten: cp = 1 005 J/(kg K), R = 287 J/(kg K).

Bestimmen Sie die Temperatur und Geschwindigkeit am Austritt der Düse und die spezifische Dissipation.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Luft ist ein perfektes Gas, d. h., cp ist konstant.
• Die potentielle Energie kann vernachlässigt werden.
• Der Prozess ist adiabat.

Analyse

Aus der Energiebilanzgleichung erhalten wir:

)(5,00 2
1

2
212 cchh −⋅+−=

Da der Massenstrom konstant bleibt und die Luft ein ideales Gas ist, gilt für die Geschwindigkeit c2 nach Gl. (3.33) und
der idealen Gasgleichung:

1 1 1 1 2
2 1 1

2 2 2 2 1

A A p Tc c c
A A p T

ρ
ρ

⋅ ⋅ ⋅
= ⋅ = ⋅

⋅ ⋅ ⋅

Die Geschwindigkeit in die Bilanzgleichung (3.38) eingesetzt, ergibt:




















⋅⋅
⋅⋅−⋅⋅=−⋅

2

122

2112
112 15,0)(

TpA
TpAcTTcp

Dies ist eine quadratische Gleichung für die unbekannte Temperatur T2. Die Auflösung liefert T2 = 266,0 K. Damit ist die
Geschwindigkeit c2:

m/s 266,0=
⋅⋅
⋅⋅⋅=

122

211
12 TpA

TpAcc

Der Polytropenexponent dieser Zustandsänderung kann bestimmt werden:

2 1

2 1 2 1

ln( / ) ln(1,5 / 3) 1,2097
ln( / ) ln( / ) ln(1,5 / 3) ln(266,0 / 300)

p pn
p p T T

= = =
− −

Nach den Gln. (3.11) und (3.15) ist die spezifische Druckänderungsarbeit:

kJ/kg ,2365K300)(266,0
Kkg

J287
2099,0
2099,1)(

1 1212 −=⋅−⋅
⋅

⋅⋅=−⋅⋅
−

= TTR
n

nwp

Aus der Bilanzgleichung (3.41) erhalten wir für die spezifische Dissipation:

12 2 1 12( ) 1005 (266,0 300) J/kg 56,23 kJ/kgp pj c T T w= ⋅ − − = ⋅ − ⋅ + =22,1 kJ/kg

Diskussion

Durch die Erhöhung der Geschwindigkeit werden die Enthalpie und damit die Temperatur verringert. Bei der Berech-
nung der Geschwindigkeit ist die mit der Änderung der Temperatur und des Druckes verursachte Dichteänderung zu be-
rücksichtigen. Unter der Annahme der polytropen Zustandsänderung kann man die Dissipation bestimmen.

p
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T

c1

p

T
2

2

c2
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BEISPIEL 3.8: Mischvorwärmer (Massen- und Energiestrombilanz)

In einem Kraftwerk wird Speisewasser im Mischvorwärmer durch kondensierenden Dampf auf die Sättigungstemperatur
des Dampfes (p = konst.) erwärmt. Außerdem strömt das Kaskadenkondensat zum Behälter. Das Speisewasser verlässt den
Behälter als gesättigtes Kondensat. Die Zustände der zu- und abströmenden Fluide sind:

1:  Speisewasser ein 1m =  465 kg/s p1 = 10 bar ϑ 1 = 110 °C
2:  Dampf ein p2 = 5,0 bar ϑ 2 = 270 °C
3:  Kaskade ein 3m  = 105 kg/s p3 = 10 bar ϑ 3 = 150 °C
4:  Speisewasser aus p4 = 5,0 bar ϑ 4 = ϑ s(p4)

Zu berechnen ist der Anzapfdampfmassenstrom 2m .

Lösung

Schema

Annahmen

• Wie das Schema zeigt, ist die Systemgrenze nur für den Massentransfer offen.
• Die Zustandsänderungen sind stationär.
• Die kinetischen und potentiellen Energien werden vernachlässigt.

Analyse

Massenbilanz nach Gl. (3.32): 3214 mmmm ++=
Da weder Arbeit noch Wärme transferiert werden, liefert Gl. (3.37):

443322110 hmhmhmhm ⋅−⋅+⋅+⋅=

Damit sind zwei Gleichungen für die beiden Unbekannten 2m und 4m vorhanden. Durch Elimination von 4m erhält man
für 2m :

42

343141
2

)()(
hh

hhmhhmm
−

−⋅+−⋅
=

Zustandsdaten aus den Wasserdampftafeln A2.2 und A2.3:

Zustand Druck Temperatur Enthalpie Bemerkungen
bar °C kJ/kg

1 10 110,00 462,05 lineare Interpolation in A2.3
2 5 270,00 3 002,59 dito
3 10 150,00 632,70 dito
4 5 151,84 640,19 Sättigungswerte aus A2.2

Die Zustandspunkte 1 und 3 liegen im Gebiet der unterkühlten Flüssigkeit, 2 im Gebiet des überhitzten Dampfes und 4
auf der Siedelinie (x = 0).

kg/s ,4053=⋅⋅
−

−⋅+−⋅=
kJ/kg

kJ/kgkg/s
)19,64058,002'3(

)70,63219,640(105)05,46219,640(465
2m

Aus der Massenbilanzgleichung folgt: kg/s605,40=4m

Diskussion

Der Mischvorwärmer ist zwar ein Wärmeübertrager, mit der Umgebung findet jedoch kein Wärmetransfer statt. Defi-
nierte man die einzelnen Stoffströme als Systeme, fände zwischen den Stoffströmen ein Wärmetransfer statt. Die kineti-
schen und potentiellen Energieanteile sind im Vergleich zum Wärmestrom, der an das Speisewasser übertragen wird, sehr
gering. Die Wärmeleistung des Apparates ist der Wärmestrom, der vom Anzapfdampf abgegeben wird:

p
gesättigtes
Speisewasser

Kaskade

4

3

1

Anzapfdampf2

Speisewasser
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2 2 4( ) 35, 4 kg/s (3002 58 640 19) kJ/kg 83622 kWQ m h h , ,= − = ⋅ − ⋅ =

Mit einer angenommenen Strömungsgeschwindigkeit von c2 = 50 m/s in der Anzapfdampfleitung (Wassergeschwin-
digkeiten sind vernachlässigbar) ist der kinetische Energiestrom:

2

2
1 cmEkin ⋅=

Das ergibt in der Anzapfleitung 44 kW, was weniger als 0,1 % der Wärmeleistung beträgt. Die vorliegenden Daten
stammen von einem Dampfkraftwerk mit der elektrischen Leistung von 140 MW.

BEISPIEL 3.9: Kondensationsturbine

Eine Industriedampfturbine mit nachgeschaltetem Kondensator wird mit 6,5 kg/s Frischdampf gespeist. Folgende Dampf-
daten sind gegeben:

p in bar ϑ  in °C c in m/s x h
1: 50 400 50 - h(p,ϑ)
2: 0,1 ϑ s(p) 200 0,9 h(p,x)
3: 0,1 ϑ s(p) - h'(p)
4: 15
5: 25

Gesucht sind:
a) die Turbinenleistung P
b) der erforderliche Strömungsquerschnitt des Abdampfstutzens
c) der Kühlwassermassenstrom.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Wärmeverluste in der Turbine und im Kondensator sind vernachlässigbar.
• Die potentielle Energie ist ebenfalls vernachlässigbar.

Analyse

a) Die Energiebilanz für die Turbine lautet:









−+−⋅=

22

2
1

2
2

121
cchhmP

Die spezifische Enthalpie h2 ist noch unbekannt. Sie kann für den Druck p2 mit dem Dampfgehalt x nach Gl. (2.19) be-
stimmt werden.

[ ]2 2 2 2 2( ) ( ) ( )h x h" p h' p h' p= ⋅ − +

Die analoge Beziehung gilt für v2. Zustandsdaten aus A2.2, A2.3 und A2.4:

Zustand Druck Temperatur spez. Vol. spez. Enthalpie x
bar °C m3/kg kJ/kg -

1 50,0 400,00 - 3 196,60
2' = 3 0,1 45,81 0,0010103 191,81 0,0

2" 0,1 45,81 14,6706 2 583,90 1,0
2 0,1 45,81 13,2036 2 344,69 0,9

Damit ergibt sich für die Turbinenleistung:

1

Konden-
sator

Turbine

3

4

5

P

2
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2 2kg kJ J6,5 (2344,7 3196,6) (200 50 )
s kg kg

P
 

= ⋅ − ⋅ + − ⋅ = − 
 

5416 kW

Weil die Turbine Leistung abgibt, ist der Wert negativ.

b)  Am Turbinenaustritt beträgt die Querschnittsfläche:

2m 0,429=⋅=
⋅

==
m/s200

/kgm2036,13kg/s5,6 3

2

21

2

2
2 c

vm
c
VA

Die großen Volumenströme, die sich wegen großer spezifischer Volumina am Turbinenaustritt ergeben, sind charakteris-
tisch für Kondensationsturbinen.

c) Die Energiebilanz des Kondensators liefert:

)()(0 54321 hhmhhm KW −+−=

Die spezifische Enthalpiedifferenz h5 – h4 des Kühlwassers kann mit guter Näherung mit den Sättigungswerten aus
Tabelle A2 als h'(ϑ5) – h'(ϑ 4) oder mit Hilfe der spezifischen Wärmekapazität durch cpW . (ϑ 5 – ϑ4) ausgedrückt werden:

1 2 3

5 4

( ) 6,5 kg/s (2344,7 191,81) kJ/kg
( ) 4,1822 kJ/(kg K) 10 KKW

pW

m h h
m

c ϑ ϑ
⋅ − ⋅ ⋅ − ⋅= = =
⋅ − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

kg334, 38  
s

Diskussion

Die Leistung verringert sich wegen der sehr hohen Austrittsgeschwindigkeit um 122 kW. Diese relativ hohen Ge-
schwindigkeiten wählt man, um kleine Turbinenaustrittsflächen zu erzielen.

Auf Grund guter Isolation sind die Wärmeverlustströme der Turbinengehäuse im Vergleich zur Turbinenleistung ver-
nachlässigbar; analoges gilt für den Kondensator.

Der Kühlwassermassenstrom einer Dampfturbinenanlage ist wegen der großen Verdampfungs- bzw. Kondensations-
enthalpie um Faktoren (in diesem Beispiel 50) größer als jener am Turbinenaustritt. Die Temperaturerhöhung (ϑ5 – ϑ 4) des
Kühlwassers um 10 K ist ein in der Praxis typischer Wert.

BEISPIEL 3.10: Luftverdichter

Der Verdichter einer Gasturbine hat folgende thermische Daten:

1: 1m = 180 kg/s p1 =   1 bar ϑ1 =   15 °C c1 = 70 m/s
2: 2m = 21,5 kg/s p2 = 10 bar ϑ2 = 315 °C c2 = 50 m/s
3: p3 = 15 bar ϑ3 = 395 °C c3 = 60 m/s

Zu berechnen ist die Antriebsleistung PK an der Verdichterwelle in kW.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Betrieb ist stationär.
• Die Wärmeverluste werden vernachlässigt.
• Die Luft wird als ein ideales Gas angenommen.

Analyse

Massenbilanz: 1 2 3 3 1 20 , 158,5 kg/sm m m m m m= − − = − =
Energiebilanz für die im Schema angegebene Systemgrenze:

1

PK

Entnahme2

3
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)
2
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2

()
2
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2
1

11

2
3

33

2
2

22
chmchmchmP +−+++=

Ersetzt man 3m aus der Massenbilanz durch 21 mm − , erhält man nach Umstellung:

)
2

()()
2

(
2
2

2
3

2321

2
1

2
2

121
cc

hhmmcchhmPi
−

+−⋅−+
−

+−=

Der erste Term auf der rechten Seite bedeutet die Antriebsleitung des Teilverdichters zwischen Eintritt und Entnahme,
der zweite diejenige zwischen Entnahme und Austritt.

Aus Tabelle A7 bestimmt man durch Interpolation die spezifischen Enthalpien:

1 (15 °C) 15,1 J/kgLh h= =

3 (395 °C) 406,1 J/kgLh h= =

2 (315 °C) 321,5 J/kgLh h= =

Die Differenz der spezifischen kinetischen Energien ist:

22 2 2 2
2 1 50 70 m 1200 J/k 1,2 kJ/kg

2 2 s
c c g− −  = = − = − 

 

kJ/kg55,0J/k550
s
m

2
5060

2

2222
2

2
3 ==






−=

− gcc

Zahlenmäßig ergibt sich für die technische Leistung, welche für die Verdichtung notwendig ist:

kg kJ kg kJ180 (306, 4 1,2) 158,5 (84,6 0,55)
s kg s kg

P = ⋅ − + ⋅ + =68,436 MW

Diskussion

Die Antriebsleistung ist positiv (Zufuhr zum System). Die Differenz der kinetischen Energien ist im Vergleich zu den
Enthalpiedifferenzen gering.

BEISPIEL 3.11: Kreiselpumpe

Eine Pumpe fördert den Wassermassenstrom von 10 kg/s. Folgende experimentelle Daten liegen vor:
Eintritt 1: p1 = 1,0 bar ϑ1 = 20,000 °C c1 =   0 m/s z1 =   0 m
Austritt 2: p2 = 1,5 bar ϑ2 = 20,015 °C c2 = 10 m/s z2 = 30 m

Zu berechnen sind:
a) die innere hydraulische Leistung PH
b) der hydraulische Wirkungsgrad.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Betrieb ist stationär.
• Es findet kein Wärmetransfer zur Umgebung statt.
• Das Wasser ist ein inkompressibles Medium (ρ = 1/v = 998,16 kg/m3 = konst.)

Analyse

a) Die Massenbilanz ergibt: mmm == 21 .

1

PH

= 0z1

     = 30 m

∆ z

2
2z
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Die Energiebilanz nach Gl. (3.38) lautet: 
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Mit der Definition der Enthalpie ergibt sich:
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Die Differenz der inneren Energien lässt sich nach Gl. (3.23) ausdrücken durch:

∫ ⋅−+=−
2

1
121212 dvpjquu

Da die Zustandsänderung adiabat ist, wird q12 = 0. Somit gilt bei vollständig inkompressiblem Medium (dv = 0):

2 1 2 1 12( )pu u c jϑ ϑ− = ⋅ − =

Bei Verdichtung oder Expansion eines inkompressiblen Fluids kann eine Temperaturänderung nur durch Dissipation er-
folgen. Die Temperaturdifferenz ist ein Maß für die Strömungsverluste.

Die Stoffwerte aus Tabelle A2.4 sind: ρ = 998,16 kg/m3, cp = 4,1851 kJ/(kg K).

( )kg J10 62,78 50,1 50,0 294,2
s kg

P = ⋅ + + + =4 571 W

Die einzelnen Terme sind bewusst zahlenmäßig ausgewiesen. Man erkennt, dass im vorliegenden Fall keine Anteile
vernachlässigt werden dürfen: Weder die Erhöhung der inneren Energie des Fluids noch die Zunahme des statischen
Druckes, weder die kinetische noch die potentielle Energie.

Im Idealfall (reibungsfreie Strömung, keine hydraulischen Verluste in Rohrleitungen und Pumpen) verschwindet der
Dissipationsterm j12. Die kleinstmögliche ideale Pumpenantriebsleistung Prev  beträgt:
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( )kg J10 50,1 50,0 294, 2 ,
s kgrevP = ⋅ + + =3 943 kW

b) Der Wirkungsgrad ist das Verhältnis der idealen zur inneren Leistung.

3942 W
4571 W

rev
H

P
P

η = = = 0,863

Er ist ein Maß für die Strömungsverluste in den Rohrleitungen und in der Pumpe.

Diskussion

Im vorliegenden Fall sind Dissipation und Erhöhung der potentiellen Energie die größten Anteile der Energiezufuhr.
Bei der Verdichtung erhöhen sich durch Dissipation die Temperatur und innere Energie des inkompressiblen Fluids.

Eine Temperaturerhöhung von 0,015 K benötigt 14 % der zugeführten Antriebsleistung.
Das Beispiel zeigt, dass die Theorien der hydraulischen und thermischen Maschinen gemeinsame wissenschaftliche

Grundlagen haben.
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4 Zweiter Hauptsatz der Thermodynamik

4.1 Einführung

Mit dem ersten Hauptsatz können Energieumwandlungen nur unvollständig analysiert werden. Ein Beispiel dafür ist, dass
gemäß Energiebilanz Wärme ohne irgendein Hilfsmittel von einem kälteren zu einem wärmeren Körper transferiert werden
könnte. Ein solches Verhalten widerspricht jedoch der Erfahrung, d.h., es wurde noch nie beobachtet. Nach dem ersten
Hauptsatz könnte man Wärme vollständig in mechanische Arbeit umwandeln, was, wie die Erfahrung zeigt, wiederum
unmöglich ist. Um die Richtung thermodynamischer Prozesse und die Quantität umwandelbarer Anteile von Energien zu
bestimmen, benötigt man den zweiten Hauptsatz. Neben den allgemein gültigen Formulierungen des zweiten Hauptsatzes
wird zur mathematischen Beschreibung die Zustandsgröße Entropie eingeführt.

4.1.1 Richtung natürlicher Ausgleichsprozesse

Bild 4.1 zeigt drei natürliche Ausgleichsprozesse:
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Bild 4.1: Spontan ablaufende Prozesse, die ein Gleichgewicht mit der Umgebung erreichen
a) Abkühlung eines Körpers b) Druckausgleich c) Abbremsen eines Körpers durch Reibung

Diese drei Prozesse bestätigen die alltägliche Erfahrung, dass spontan (natürlich, von selbst, ohne technische Hilfe)
ablaufende Prozesse in nur eine Richtung erfolgen können.

Bringt man einen Körper mit der Temperatur T in eine kältere Umgebung mit der Temperatur T0, kühlt sich der Körper
von selbst ab. Bei einer Umgebung mit sehr viel größerer Masse wird der Körper nach unendlich langer Zeit die Temperatur
der Umgebung annehmen (Bild 4.1a). Nach dem ersten Hauptsatz nimmt die innere Energie des Körpers um den gleichen
Betrag ab, wie die der Umgebung ansteigt. Laut Energieerhaltung wäre auch ein Ansteigen der Körpertemperatur und die
damit verbundene Zunahme der inneren Energie des Körpers bei gleichzeitiger Abnahme der inneren Energie der Umge-
bung erlaubt.

• Es wurde aber noch nie beobachtet, dass sich die Temperatur eines wärmeren Körpers in einer kälteren Umgebung
von selbst erhöht.

In einem Druckluftbehälter herrscht ein höherer Druck p als in der Umgebung. Beim Öffnen des Ventils strömt Luft von
selbst in die Umgebung (Bild 4.1b). Nach unendlich langer Zeit gleicht sich der Druck im Behälter dem der Umgebung an.
Die gespeicherte innere Energie der komprimierten Luft im Behälter wird zunächst in kinetische Energie und dann durch
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Dissipation in innere Energie der Umgebung umgewandelt, die entsprechend erhöht wird. Nach der Energieerhaltung wäre
der umgekehrte Prozess, die Absenkung der inneren Energie der Umgebung und die spontane Rückströmung der Luft,
auch möglich.

• Es wurde aber noch nie beobachtet, dass sich der Druck in einem Behälter ohne äußere Hilfe von selbst erhöht und
die innere Energie der Umgebung dabei sinkt.

In der Atmosphäre hat ein Körper auf einer waagerechten Ebene zur Zeit t = 0 die Geschwindigkeit c1 (Bild 4.1c). Mit der
Zeit wird die Geschwindigkeit durch Reibung verlangsamt, und nach genügend langer Zeit bleibt der Körper stehen. Die
kinetische Energie des Körpers wird dissipiert und erhöht die innere Energie der Umgebung.

• Es wurde aber noch nie beobachtet, dass sich durch Senkung der inneren Energie der Umgebung ein Körper ohne
fremde Hilfe von selbst in Bewegung setzt, obwohl dies nach dem Energieerhaltungssatz möglich wäre.

Alle drei Prozesse sind mit technischer Hilfe umkehrbar.

• Mit einer Wärmepumpe ist der Körper wieder auf die Temperatur T1 erwärmbar und die Umgebung wird abgekühlt.
• Mittels Kompressor kann Luft der Umgebung auf den Druck p1 verdichtet und in die Druckluftflasche befördert

werden.

• Mit einem Motor kann der Körper wieder auf die Geschwindigkeit c1 beschleunigt werden.

Der Vorgang bei der Erwärmung des Körpers mittels Wärmepumpe wurde bezüglich des Energietransfers umgekehrt, d.
h., der Körper erwärmte sich durch Herabsenken der inneren Energie der Umgebung und der zugeführten Arbeit der
Wärmepumpe. Bei den anderen zwei Prozessen wurde zwar der Prozess umgekehrt, jedoch die zuvor an die Umgebung
abgegebene Energie nicht in das System zurückgeführt.

Aus diesen drei Prozessen können folgende Schlüsse gezogen werden:

In der Natur existieren Prozesse, die von selbst nur in eine bestimmte Richtung ablaufen können.

Die Umkehrung dieser Prozesse ist nur durch Energiezufuhr von außen möglich. Dabei kann die an die Umgebung
abgegebene Energie nur teilweise oder überhaupt nicht zurückgewonnen werden.

Ein sich selbst überlassenes System unterliegt natürlichen Ausgleichsvorgängen, bis sich sowohl intern als auch mit
der Umgebung ein Gleichgewichtszustand einstellt.

Ursachen für das Entstehen natürlicher Ausgleichsvorgänge sind stets Ungleichgewichtszustände. Beispiele dafür sind:

• Temperaturdifferenzen
• Druckunterschiede
• Niveauunterschiede
• Geschwindigkeitsdifferenzen
• Konzentrationsgefälle.

Sie sind „Antriebe“ für sich selbst einstellende Ausgleichsvorgänge. Ungleichgewichtszustände können zur Arbeits-
nutzung eingesetzt werden.

4.1.2 Ausgleichsprozess mit Arbeitsgewinn

Anstelle des natürlichen Ausgleichvorgangs kann ein Teil der Energie des Systems in mechanische Arbeit umgewandelt
werden. Angewendet auf die vorherigen drei Beispiele sind folgende Arbeitsnutzungen möglich:

• Zwischen dem wärmeren Körper als Wärmequelle und der kälteren Umgebung als Wärmesenke ist eine thermische
Maschine angeordnet, die mechanische Arbeit leistet. Die Temperaturdifferenz wird zum Antreiben der Maschine
verwendet. Ein Teil der inneren Energie des wärmeren Körpers kann bei diesem Prozess in mechanische Arbeit
umgewandelt werden.
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• Die Druckluftflasche treibt eine Luftturbine an, die, von herausströmender Luft angetrieben, mechanische Arbeit
leistet. Man nutzt den Druckunterschied als Antrieb. Ein Teil der gespeicherten inneren Energie der Luft wird in
mechanische Arbeit umgewandelt.

• Das Abbremsen des Körpers erfolgt mit einem Generator. Die Geschwindigkeitsdifferenz dient als Antrieb des
Generators (Rekuperationsbremse der Elektrolok). Ein Teil der kinetischen Energie des Körpers wird in elektrische
Energie umgewandelt.

Bei diesen drei Prozessen wird zumindest ein Teil der Energie, der sonst auf Grund des Ungleichgewichtszustands durch
Ausgleich der Umgebung zugeführt würde, in mechanische Arbeit umgewandelt. Nach dem ersten Hauptsatz wäre eine
vollständige Umwandlung in mechanische Arbeit möglich. Hier zeigt aber die Erfahrung, dass immer nur ein Teil des
Energiepotentials uneingeschränkt in mechanische Arbeit umgewandelt werden kann. Bei Energieumwandlungsvorgängen
tritt immer Dissipation auf. Damit geht auch nach dem ersten Hauptsatz ein Teil der Energie „verloren“. Aber auch ohne
Dissipation ist eine vollständige Umwandlung unmöglich.

Die Erfahrung lehrt, dass Wärme nur zum Teil in mechanische Energie umgewandelt werden kann. Ein Körper kann
durch Reibung, erzeugt beispielsweise durch mechanische Arbeit, von der Umgebungstemperatur auf eine höhere Tempe-
ratur erwärmt werden. Nutzt man die erzeugte Temperaturdifferenz, um eine thermische Maschine anzutreiben, stellt man
fest, dass die zur Erwärmung aufgewendete Arbeit wesentlich größer ist als die von der thermischen Maschine abgegebene
Arbeit. In wesentlich größerem Umfang ist dagegen die Umwandlung kinetischer oder potentieller Energie in mechanische
Arbeit möglich.

Herrscht zwischen einem System und der Umgebung ein Ungleichgewichtszustand, ist dieser zur Arbeitsnutzung
verwendbar. Verzichtet man darauf, geht die Möglichkeit der Arbeitsnutzung unwiderruflich verloren.

Bei natürlichen Ausgleichsvorgängen findet eine Energieentwertung (Energiedissipation) statt.
Nutzt man den Ungleichgewichtszustand zur Lieferung mechanischer Arbeit, stellen sich die folgenden zwei Fragen:

1. Wie groß ist das theoretisch erreichbare Maximum der Arbeitsnutzung?

2. Welche Energieformen können wie und in welchem Umfang in mechanische Arbeit umgewandelt werden?

4.2 Formulierungen des zweiten Hauptsatzes

4.2.1 Forderungen an den zweiten Hauptsatz

Die bisher gemachten Beobachtungen verlangen nach einem Werkzeug, das die Beschreibung der Vorgänge ermöglicht,
die durch den ersten Hauptsatz nicht abgedeckt werden. Dieses Werkzeug soll der zweite Hauptsatz sein, der folgende
Eigenschaften haben muss:

1. Voraussage der Richtung von Prozessabläufen

2. Bestimmung der theoretischen Obergrenze der Umwandlung von Energien in mechanische Arbeit (Wirkungsgrad
thermischer Maschinen)

3. quantitative Ermittlung der Faktoren, die das Erreichen der theoretisch möglichen Arbeitsfähigkeit von Prozessen
verhindern.

Die aufgezählten drei Punkte sind lediglich Forderungen, die auf Grund der hier gemachten Beobachtungen erforderlich
und für die Behandlung der technischen Thermodynamik notwendig sind. Es gibt noch sehr viel mehr Anwendungen des
zweiten Hauptsatzes, die aber weit über das Gebiet der technischen Thermodynamik hinausgehen (z. B. Philosophie, Öko-
nomie usw.).

Für den zweiten Hauptsatz existieren verschiedene Formulierungen, die prinzipiell äquivalent sind.
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4.2.2 Formulierung von Clausius

Wärme fließt nie von selbst von einem System niedrigerer Temperatur zu einem System höherer Temperatur.

Bei dieser Formulierung sind die Wörter von selbst wichtig. Es ist durchaus möglich, einem System niedrigerer Temperatur
mittels Wärmepumpe Wärme zu entziehen und diese einem System höherer Temperatur zuzuführen. Das geschieht aber
mit Hilfe einer Maschine und nicht von selbst.

4.2.3 Formulierung von Thomson (Lord Kelvin) und Planck

Es ist unmöglich, eine Maschine zu konstruieren, die fortgesetzt (periodisch) Arbeit liefert, indem sie Wärme aus nur
einem einzigen Wärmereservoir bezieht.

Analoge Formulierungen:

Es ist unmöglich, die einem Kreisprozess zugeführte Wärme vollständig in Arbeit umzuwandeln.

Es ist unmöglich, durch eine Wärmekraftmaschine die in der Umgebung gespeicherte innere Energie in Arbeit umzu-
wandeln.

Eine Maschine, die dies könnte, wäre nach Wilhelm Oswald ein Perpetuum mobile zweiter Art (Bild 4.2). Theoretisch
könnten wir nach dem ersten Hauptsatz, der das Perpetuum mobile erster Art verbietet, gedanklich eine Maschine konstru-
ieren, die ihren Energiebedarf aus nur einem Wärmereservoir deckt. Ein Beispiel dafür wäre ein Unterseeboot, welches die
zum Betrieb erforderliche Energie der praktisch unbegrenzten inneren Energie des Ozeans entnimmt. Die damit verbunde-
ne Abkühlung des Ozeans gliche sich wieder aus, da die erzeugte kinetische Energie durch Dissipation (Reibung) als
Wärme dem Ozean zurückgeführt würde. Die obige Formulierung des zweiten Hauptsatzes verbietet jedoch eine Maschine
dieser Art.

Q

thermisches Reservoir
Wärmequelle

WKM

Systemgrenze

TQu

= 0ab

-

Qzu

KPW = Qzu

Bild 4.2: Perpetuum mobile zweiter Art

Diese Formulierungen setzen den Begriff eines thermischen Reservoirs (thermal reservoir) und des Kreisprozesses voraus.

4.2.3.1 Thermisches Reservoir

Ein thermisches Reservoir ist ein System, dessen Temperatur bei einem Prozess trotz Wärmezufuhr oder Wärmeabfuhr
konstant bleibt. Dies kann durch eine unendlich große Wärmekapazität oder durch Zufuhr anderer Energieformen (chemi-
sche Energie, Nuklearenergie, Sonnenenergie usw.) erreicht werden. Das thermische Reservoir ist eine Idealisierung, die
jedoch von einigen Systemen in guter Näherung erfüllt wird.

Beispiele: Atmosphäre
Seen, Flüsse
Feuerraum eines Brennkessels

Ein thermisches Reservoir kann eine Wärmequelle (heat source), die einem Prozess Wärme zuführt oder eine Wärme-
senke (heat sink) sein, der Wärme aus einem Prozess zugeführt wird.
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4.2.3.2 Kreisprozesse

Periodisch arbeitende thermische Maschinen arbeiten in Kreisprozessen. In einem Kreisprozess erfährt ein Arbeitsfluid
mehrere Zustandsänderungen und erreicht dabei wieder den Ausgangszustand. Somit sind die Zustandsgrößen am Beginn
und Ende des Prozesses identisch. Selbst unter idealen Bedingungen muss beim Kreisprozess neben der Wärmezufuhr auch
eine Wärmeabfuhr zu einem kälteren thermischen Reservoir (Wärmesenke) erfolgen. Bei einem stationären Kreisprozess
ist die Änderung der Energie des Kontrollraums mit der Zeit gleich null. Die kinetische und potentielle Energie haben am
Anfang und Ende des Kreisprozesses die jeweils gleichen Werte.

Rechtsläufige Kreisprozesse sind Prozesse von Kraftmaschinen, d. h. Maschinen, die mechanische Arbeit liefern (Gas-,
Wasser- und Dampfturbinen, Verbrennungsmotoren). Linksläufige Kreisprozesse nehmen mechanische Arbeit auf (Kälte-
maschinen, Wärmepumpen).

Die Arbeitsleistung des Kreisprozesses kann aus mehreren mechanischen Leistungen bestehen, die summiert werden (z.
B. die positive Leistung des Verdichters und die negative der Turbine in einem Gasturbinenprozess).

4.2.4 Äquivalenz der Formulierung von Clausius und Kelvin-Planck

Die Äquivalenz beider Formulierungen kann man demonstrieren, indem gezeigt wird, dass die Verletzung der einen For-
mulierung die Verletzung der anderen bedeutet.

Bild 4.3 zeigt eine Wärmequelle und Wärmesenke mit einer dazwischengeschalteten Wärmekraftmaschine (System A)
und einem System (System B), das ohne Maschine (von selbst) die Wärme von der Senke tieferer Temperatur zur Quelle
höherer Temperatur überträgt. Damit wird die Formulierung von Clausius verletzt.

System A arbeitet als eine Wärmekraftmaschine im Kreisprozess, dem die Wärme Qzu aus der Quelle zugeführt, die
Wärme Qab zur Senke abgeführt wird und die Arbeit WKP an die Umgebung abgibt. Dieser Prozess verletzt die Formulierung
von Kelvin-Planck nicht.

Die beiden dazwischengeschalteten Systeme A und B sowie die Wärmesenke können zu einem Gesamtsystem C zusam-
mengefasst werden, das dann lediglich die Wärme Qzu + Qab aus der Wärmequelle bezieht und Arbeit an die Umgebung
abgibt. Damit wird die Kelvin-Planck-Formulierung verletzt.

WKM

thermisches Reservoir

thermisches Reservoir
Wärmesenke

T Se

Qab

System B
Qab

Qu

Wärmequelle
T

System C
Qab

W    = - Q   - Q

System AQzu

KP zu ab

Bild 4.3: Zur Äquivalenz der Clausius- und Kelvin-Planck-Formulierung

Beide Formulierungen des zweiten Hauptsatzes sind negative Aussagen und können als solche nicht bewiesen werden.

Wie der erste beruht auch der zweite Hauptsatz auf experimentellen Beobachtungen. Bisher wurden keine widerspre-
chenden Feststellungen bekannt.

4.3 Umkehrbarkeit der Prozesse

Ein Prozess ist dann umkehrbar oder reversibel, wenn nach einer Zustandsänderung der ursprüngliche Zustand hergestellt
werden kann, ohne dass irgendeine bleibende Veränderung an der Umgebung, d. h. ohne Energietransfer, stattfindet.

Bleiben irgendwelche Veränderungen an der Umgebung zurück, ist ein Prozess nicht umkehrbar oder irreversibel.
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4.3.1 Irreversible Prozesse

Die in Bild 4.1 dargestellten Ausgleichsprozesse sind ohne technische Hilfsmittel nicht umkehrbar, d. h., sie sind irrever-
sibel.

Beim Temperaturausgleich wird vom wärmeren Körper Wärme an die Umgebung abgegeben. Damit der Vorgang statt-
finden kann, ist zwischen dem Körper und der Umgebung eine endliche Temperaturdifferenz notwendig. Der vor dem
Ausgleich wärmere Körper kann nur mit technischer Hilfe wieder erwärmt werden.

Beim Druckausgleich der Druckluftflasche geht durch Dissipation die Enthalpie der Luft in innere Energie der Umge-
bung über. Um die Druckluftflasche wieder zu füllen, wird ein Kompressor benötigt, der wiederum elektrischen Strom oder
mechanische Arbeit braucht.

Diese Erfahrungen legen folgende Formulierung des zweiten Hauptsatzes nahe:

Alle Prozesse, bei denen Dissipation auftritt oder Wärme bei einer endlichen Temperaturdifferenz übertragen wird,
sind irreversibel.

Alle in der Natur ablaufenden Prozesse sind irreversibel.

Nach der Formulierung von Clausius fließt Wärme von selbst nur von einem wärmeren auf einen kälteren Körper. Damit
kann der einmal durchgeführte Wärmeübertragungsprozess ohne technische Hilfe (z. B. Wärmepumpe) nicht rückgängig
gemacht werden. Rein theoretisch ist ein reversibler Wärmetransfer nur zwischen zwei Körpern gleicher Temperatur mög-
lich. In theoretischen Betrachtungen verwendet man diesen „reversiblen“ Wärmetransfer zum Vergleich mit realen Prozes-
sen.

In der technischen Thermodynamik kann die Irreversibilität der Prozesse in der Energiebilanzgleichung durch die Dis-
sipationsenergie J12 erfasst werden. Die Dissipation resultiert stets in einer Erhöhung der inneren Energie eines Systems
und ist damit in ihrer Wirkung äquivalent zu einer Wärmezufuhr. Welcher Anteil der bei endlicher Temperaturdifferenz
transferierten Wärme als Irreversibilität auftritt, ist mit der Energiebilanzgleichung nicht erfassbar. Die Irreversibilität des
Wärmetransfers wird in diesem Kapitel später analytisch behandelt.

Für Ingenieure ist die Analyse der Irreversibilitäten zur Optimierung von Maschinen und Prozessen wichtig.

4.3.2 Reversible Prozesse

In der Natur existieren keine reversiblen Prozesse. Gedanklich gebildete reversible Prozesse werden aber zur Beurteilung
wirklicher Vorgänge verwendet, weil sie perfekt ohne Verluste ablaufen. Sie bilden ein Maß für die Vollkommenheit von
Prozessen.

Ein Prozess ist dann und nur dann reversibel, wenn im Prozess keine Wärme bei einer endlichen Temperaturdifferenz
übertragen wird und wenn keine Dissipation auftritt.

Angenähert reversible Prozesse finden bei dem idealen Pendel oder der idealen Gasdruckfeder statt. Ein ideales Pendel
existiert nur im Vakuum bei reibungsfreier Aufhängung. Bei der Pendelbewegung findet eine stetige Umwandlung kineti-
scher Energie in potentielle Energie und umgekehrt statt. Verliefe der Prozess reibungsfrei, schwänge das Pendel unendlich
lange weiter.

Eine Gasdruckfeder kann bei Weitem nicht so gut realisiert werden wie ein Pendel. Vorausgesetzt, es finden keine Rei-
bung und keine Wärmeübertragung statt, schwänge eine Gasdruckfeder ebenfalls unendlich lange.

GasdruckfederPendel

m

p

Bild 4.4: Ideales Pendel und ideale Gasdruckfeder als Beispiele reversibler Prozesse

Technisch realisierte, thermodynamische Teilprozesse können dem reversiblen Prozess sehr nahe kommen. In modernen
Dampfturbinen ist der Anteil der Reibung am gesamten Energieumsatz sehr gering und der reversible Prozess in der Turbi-
ne (nicht im Gesamtprozess) wird bis zu 97 % angenähert.



4 Zweiter Hauptsatz der Thermodynamik 105

4.3.3 Intern reversible Prozesse

Die Irreversibilitäten eines Prozesses können im System, in der Umgebung oder in beiden liegen. Teilprozesse sind intern
reversibel, wenn beim Teilprozess keine Irreversibilitäten auftreten.

Intern reversible Prozesse werden sich zur weiteren Behandlung des zweiten Hauptsatzes als sehr brauchbar erweisen.
Sie stellen eine Idealisierung dar, ähnlich wie in der Mechanik Massenpunkte oder starre Körper.

Bei intern reversiblen Prozessen werden folgende Annahmen getroffen:

• Alle intensiven Zustandsgrößen (p, v, T, Zusammensetzung) im System haben in allen Prozesspunkten lokal den
gleichen Wert. Eine Folge von Gleichgewichtszuständen wird durchlaufen. Man spricht von einem quasistatischen
Prozess (quasi equilibrium process).

• Es findet keine Dissipation statt.
• Der Wärmetransfer erfolgt zwischen zwei Systemen gleicher Temperatur.

Da alle Prozesse in der Natur irreversibel sind, ist es selbstverständlich, dass die intern irreversiblen Prozesse eine Idea-
lisierung darstellen. Sie können jedoch als Vergleichsprozesse zur Bewertung der wirklichen irreversiblen Prozesse heran-
gezogen werden.

4.4 Analytische Form der Kelvin-Planck-Formulierung

Bild 4.5 zeigt eine reale thermische Kraftmaschine, die nach dem zweiten Hauptsatz erlaubt ist. Die Wärmekraftmaschine
(WKM) bezieht aus dem wärmeren Reservoir (Wärmequelle) die Wärme Qzu und führt die Wärme Qab dem kälteren Reser-
voir (Wärmesenke) zu. Die von der Maschine erzeugte Kreisprozessarbeit WKP wird über die Systemgrenze abgegeben.
Dabei wird auf dem Weg zum Endverbraucher durch äußere Dissipation JKPa (z. B. Lagerreibung, Getriebeverluste usw.)
ein Teil der Arbeit der Umgebung oder anderen Systemen zugeführt. Der Index a deutet an, dass die Dissipationsarbeit das
System verlässt und damit nach außen abgegeben wird. Der Endverbraucher erhält die effektive Kreisprozessarbeit WeffKP.
In der Technik wird diesen Verlusten mit dem mechanischen Wirkungsgrad ηm Rechnung getragen.
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Bild 4.5: Wärmekraftmaschine im Kreisprozess

In einem stationären Kreisprozess erreicht das Arbeitsmedium nach Durchlaufen des Prozesszyklus’ wieder den An-
fangszustand. Dies gilt auch für kinetische und potentielle Energie. Damit wird nach dem ersten Hauptsatz die Summe der
Kreisprozessarbeit, der zu- und abgeführten Wärme nach Gl. (3.29) gleich null. Die Kreisprozessarbeit ergibt sich zu:

abzuKP QQW −−= (4.1)

Bei einem Kreisprozess, der nach außen Arbeit abgibt (Arbeit mit negativem Vorzeichen), ist die zugeführte Wärme
größer als der Betrag der abgeführten. Die über die Systemgrenze abgegebene Arbeit ist gleich dem negativen Wert der
total umgesetzten Wärme.

Bei einer idealen Maschine ohne Reibung ist die Kreisprozessarbeit gleich der effektiven Arbeit. Hätten wir einen Kreis-
prozess mit nur einer Wärmequelle, was aber nicht erlaubt ist, wandelte man in diesem Prozess die gesamte zugeführte
Wärme in Arbeit um. In einer solchen, nach dem zweiten Hauptsatz unmöglichen Maschine würde die zugeführte Wärme
vollständig in effektive Arbeit umgewandelt. Demnach gilt für eine wirkliche Kraftmaschine nach dem zweiten Hauptsatz:
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KP zuW Q< (4.2)

In einem Kreisprozess, der Arbeit nach außen abgibt, ist der Betrag der abgegebenen Arbeit stets kleiner als der der
zugeführten Wärme.

Die Kreisprozessarbeit ergibt sich zu:

KP zu abW Q Q= − − (4.3)

Der Betrag der effektiven Arbeit ist kleiner oder gleich wie der Betrag der Summe der zu- und abgeführten Wärme. Die
durch Dissipation über die Systemgrenzen nach außen „verlorene“ Arbeit ist oft schwer von der abgeführten Wärme oder
Dissipation im Systeminneren zu trennen. Sie beeinflusst nicht den Kreisprozess und bleibt in den nachfolgenden Betrach-
tungen deshalb unberücksichtigt.

4.5 Zweiter Hauptsatz für Kreisprozesse

Hier werden die bisher gemachten Aussagen des zweiten Hauptsatzes auf thermische Kraft- und Arbeitsmaschinen (Kreis-
prozesse) angewendet.

4.5.1 Auswirkung auf Wärmekraftmaschinen

Bei Wärmekraftmaschinen wird vom Kreisprozess (Wärmekraftprozess) Arbeit abgegeben (Kapitel 3). In Zustandsdia-
grammen verläuft der Prozess im Uhrzeigersinn, er wird rechtsläufig genannt. Der Betrag der zugeführten Wärme ist
größer als der Betrag der abgeführten Wärme. Die Wärmezufuhr in den Wärmekraftmaschinen erfolgt aus Primärener-
giequellen (z. B. fossile Brennstoffe, Nuklearenergie, Sonnenenergie, Biogas usw.). All diese Energiequellen verursachen
bei der Energieumwandlung Kosten. Der thermische Wirkungsgrad ηth eines Prozesses wird als das Verhältnis der er-
zeugten Kreisprozessarbeit zur zugeführten Wärme bezeichnet.

zu

KP
th Q

W
=η (4.4)

Da die Arbeit vom Kreisprozess abgegeben wird, ist sie negativ und muss deshalb als Betrag angegeben werden. Mit Gl.
(4.1) erhält man:

1zu ab ab
th

zu zu

Q Q Q
Q Q

η
−

= = − (4.5)

Für die Kreisprozessarbeit verwendet man bei Strömungsmaschinen den Begriff technische oder innere Arbeit  und bei
Kolbenmaschinen indizierte Arbeit. Sie ist die über die Systemgrenze transferierte Arbeit.

Nach dem zweiten Hauptsatz muss bei einem Kreisprozess Wärme abgeführt werden. Aus diesem Grund kann der ther-
mische Wirkungsgrad nie gleich eins werden.

In einem Wärmekraftmaschinenprozess kann nie die gesamte zugeführte Wärme in mechanische Arbeit umgewan-
delt werden.

Für den Ingenieur ist es von größtem Interesse zu wissen, wie groß der maximal erreichbare Wirkungsgrad ist. Der
optimale Wirkungsgrad eines Kreisprozesses, der von einer wärmeren Quelle Wärme bezieht und an eine kältere Senke
Wärme abgibt, wird später in diesem Kapitel ermittelt. Carnot formuliert auf Grund seiner Beobachtungen zwei Postulate:

Postulat 1: Der thermische Wirkungsgrad eines irreversiblen Wärmekraftprozesses ist stets kleiner als der eines re-
versiblen, wenn beide zwischen den gleichen thermischen Reservoiren arbeiten.

Postulat 2: Alle reversiblen Wärmekraftprozesse, die zwischen den gleichen thermischen Reservoiren arbeiten, ha-
ben denselben thermischen Wirkungsgrad.

Dass das erste Postulat eine andere Formulierung des zweiten Hauptsatzes ist, kann man mit Hilfe des in Bild 4.6
dargestellten Prozesses zeigen: Wir haben zunächst zwei Systeme, bestehend aus zwei thermischen Kraftmaschinen, die
aus dem warmen Reservoir Wärme beziehen und zum kalten Reservoir Wärme abführen. Eine thermische Kraftmaschine
arbeitet reversibel, die andere irreversibel. Beide Prozesse erhalten die gleiche Wärme Qzu aus dem warmen Reservoir.
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Da wir in beiden Fällen Kreisprozesse haben, ist der Zustand am Anfang und Ende des Prozesses gleich. Damit gilt nach
dem ersten Hauptsatz:

0=+ KPKP WQ (4.6)

Die im Kreisprozess umgesetzte Wärme QKP ist:

abzuKP QQQ −= (4.7)

Die Kreisprozessarbeit WKP ist in beiden Prozessen negativ. Der Betrag der an das kalte Reservoir abgeführte Wärme der
irreversiblen Maschine ist größer, weil der Betrag der Arbeit irreversibler Maschinen kleiner als der reversibler Maschinen
ist.

revirr KPKPabab WWQQ <>′ wenn (4.8)
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Bild 4.6: Prozess zur Demonstration der Carnot-Postulate

Den Prozess der reversiblen Maschine könnte man zum reversiblen Arbeitsmaschinenprozess (Wärmepumpe) umfunkti-
onieren. Da der Prozess reversibel bleibt, ändern sich nur die Vorzeichen, nicht aber die Beträge der Prozessgrößen (gestri-
chelte Pfeile der Prozessgrößen). Dies bedeutet, dass dem System gleich viel Arbeit zugeführt bekommt, wie es zuvor
geliefert hat. Dem warmen Reservoir wird von der reversiblen Maschine jetzt gleich viel Wärme zugeführt, wie zuvor bezo-
gen und dem kalten Reservoir gleich viel Wärme entnommen, wie zuvor zugeführt.

Das kombinierte System besteht aus der irreversiblen Kraftmaschine, der reversiblen Wärmepumpe und dem warmen
Reservoir. Dies erhält gleich viel Wärme zurück, wie es zuvor abgab. Damit kommuniziert das kombinierte System nur mit
der Umgebung und dem kalten Reservoir. Letzteres gibt an die reversible Maschine Wärme ab und erhält Wärme von der
irreversiblen Maschine.

Wäre der Betrag der Arbeit der irreversiblen Maschine größer als die der reversiblen, gäbe das System nach außen Arbeit
ab und bezöge mehr Wärme aus dem kalten Reservoir, als es abgäbe. Damit hätten wir ein Perpetuum mobile zweiter Art,
was nach dem zweiten Hauptsatz verboten ist. Ist der Betrag der abgegebenen Arbeit kleiner als der der zugeführten, wird
dem System Arbeit und dem kalten Reservoir Wärme zugeführt. Dies ist nach dem zweiten Hauptsatz erlaubt:

ababababKP QQQQQ
komb

>′<−′= wenn0

Der Betrag der Arbeit irreversibler Maschinen muss somit kleiner sein als jener reversibler Maschinen, womit Prinzip 1
nachgewiesen wäre.

Der Betrag der Arbeit eines reversiblen Kraftmaschinenprozesses muss stets größer als der eines irreversiblen sein.

rev irrKP KPW W>

Da die zugeführte Wärme für beide Prozesse gleich groß ist, wird der Wirkungsgrad der reversiblen Maschine größer.
Im gleichen System kann Postulat 2 demonstriert werden. Die zwei reversiblen Wärmekraftmaschinen erhalten aus dem

warmen Reservoir gleich viel Wärme. Es wird angenommen, dass eine Maschine einen schlechteren Wirkungsgrad hat, d.
h., sie leistet weniger Arbeit als die andere und führt mehr Wärme ab. Der Prozess der „schlechteren“ Maschine wird zu
einer Arbeitsmaschine umgedreht und dieser dann die abgeführte Wärme der Kraftmaschine zugeführt. Da die Kraftma-
schine weniger Wärme abgibt als die Arbeitsmaschine benötigt, wird dem Prozess nur vom kaltem Reservoir Wärme zuge-
führt. Dem warmen Reservoir wird gleich viel Wärme zu- wie abgeführt, d. h., dass per saldo dorthin kein Wärmetransfer
stattfindet. Da der Betrag der Arbeit der „besseren“ Maschine größer ist als jener der „schlechteren“, gibt der Prozess insge-
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samt Arbeit ab. Der Prozess bezieht Wärme nur aus dem kalten Reservoir, gibt aber keine ab. Dies ist nach dem zweiten
Hauptsatz verboten. Nur wenn beide Maschinen den gleichen Wirkungsgrad aufweisen, erhält man einen kombinierten
Prozess, der nach dem ersten und zweiten Hauptsätz möglich ist.

4.5.2 Auswirkung auf thermische Arbeitsmaschinen

Bei thermischen Arbeitsmaschinen wird dem Kreisprozess von außen mechanische Arbeit zugeführt. Damit entnimmt man
einem kälteren Reservoir (Wärmequelle) Wärme, die zu einem wärmeren Reservoir (Wärmesenke) transferiert wird (Bild
4.7). Der Betrag der zugeführten Wärme ist größer als der der entnommen. Der Prozess verläuft in den thermischen
Zustandsdiagrammen gegen den Uhrzeigersinn und wird daher linksläufiger Prozess genannt.

Thermische Arbeitsmaschinen sind Kälteanlagen und Wärmepumpen.
Die für Wärmekraftmaschinen aufgestellten Energiebilanzgleichungen sind auch hier gültig.
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Bild 4.7: Thermische Arbeitsmaschine im Kreisprozess

Bei Kälteanlagen und Wärmepumpen ist die Wärme das zu fördernde „Gut“. Der Kostenfaktor ist die effektive Arbeit,
die meist in Form von elektrischem Strom für den Motorantrieb bereitgestellt wird. Deshalb werden bei diesen Maschinen
nicht Wirkungsgrade, sondern Leistungsgrade (auch Leistungskoeffizient, Arbeitszahl, COP = coefficient of performance)
angegeben.

Bei der Kälteanlage ist die maßgebende Wärme jene, die dem zu kühlenden Gut entzogen, also dem System zugeführt
wird. Die Leistungsziffer einer Kälteanlage εKM (coefficient of performance of refrigerators) ist:
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(4.9)

Bei der Wärmepumpe interessiert die vom System abgeführte Wärme. Für die Leistungsziffer einer Wärmepumpe εWP
(coefficient of performance of heat pumps) erhält man:
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(4.10)

Hier lässt sich mit den gleichen Überlegungen wie bei der thermischen Kraftmaschine zeigen, dass der reversible Prozess
den größten Leistungsgrad liefert.

4.6 Kelvin-Temperaturskala

Bisher wurde noch nicht erläutert, wie groß die vom Prozess an die Wärmesenke abgeführte Wärme sein muss. Die Kelvin-
Planck-Formulierung des zweiten Hauptsatzes verbietet lediglich eine Maschine, die nur aus einem thermischen Reservoir
Wärme bezieht und dabei periodisch Arbeit leistet. In dem in Abschnitt 4.5 beschriebenen Wärmekraftprozess wird aus
einem wärmeren Reservoir Wärme bezogen und einem kälteren Reservoir Wärme zugeführt. Der ermittelte Wirkungsgrad
der reversiblen Maschine ist nach Gl. (4.5) kleiner als eins. Da die bisherigen Betrachtungen keine Aussagen darüber
machen, wie groß die abzuführende Wärme ist, könnte sie beliebig klein, aber nicht null werden, ohne dass der zweite
Hauptsatz in seiner bisherigen Formulierung verletzt wäre.
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Nach dem zweiten Carnot-Postulat ist der Wirkungsgrad der reversiblen Maschine vom Prozess selbst unabhängig und
wird nur durch die beiden thermischen Reservoire bestimmt. Diese haben außer ihrer Temperatur keine anderen Eigen-
schaften. Daher sind die Temperaturen für den Wirkungsgrad des Prozesses maßgebend.

Da nach dem zweiten Carnot-Postulat der Wirkungsgrad vom Prozess und verwendeten Arbeitsmedium unabhängig ist,
wird nach einer von diesen Größen unabhängigen Temperaturskala gesucht. Die in Kapitel 2 festgestellten Eigenschaften
idealer Gase führte zur absoluten Kelvin-Temperaturskala. Durch das zweite Carnot-Postulat werden wir ebenfalls zur
Kelvin-Temperaturskala, die auch thermodynamische Temperaturskala genannt wird, geführt.

Der Wirkungsgrad eines reversiblen Wärmekraftmaschinen-Prozesses ist in Gl. (4.5) gegeben. Er hängt lediglich von der
Temperatur der Reservoire ab. Nimmt man die Gültigkeit irgendeiner noch zu definierenden Temperaturskala an, ist die
empirische Temperatur des warmen Reservoirs ϑw und die des kalten ϑ k. Der Wirkungsgrad des Prozesses ist nur eine
Funktion dieser Temperaturen.
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Damit ist das Verhältnis der abgegebenen und zugeführten Wärme nur eine Funktion der warmen und kalten Tempera-
turen ϑw und ϑ k.
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Der Index KPrev deutet an, dass es sich um einen reversiblen Kreisprozess handelt. Gleichung (4.12) zeigt, dass das
Verhältnis der abgegebenen zur zugeführten Wärme nur von den beiden Reservoirtemperaturen abhängt.

Die Funktion ψ ist in Gl. (4.12) noch nicht definiert, liefert aber die Basis für die thermodynamische Temperaturskala.
Kelvin formulierte für die Funktion ψ den einfachen Ansatz:
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Die Temperaturen sind die absoluten Temperaturen in der Kelvin-Temperaturskala. Diese zeichnet sich dadurch aus,
dass Temperaturen der thermischen Reservoire im selben Verhältnis stehen wie die ab- und zugeführte Wärme eines
reversiblen Kreisprozesses.

Zur vollständigen Definition ist die Angabe einer Referenz notwendig. Nach Kapitel 2.2.3 wird als Referenz die Tempe-
ratur am Tripelpunkt des Wassers mit dem Wert T = 273,16 K gesetzt. Wenn ein reversibler Kreisprozess zwischen einem
Reservoir mit der Temperatur T und einem Reservoir mit der Temperatur 273,16 K geschaltet ist, gilt:

K16,273 ⋅⋅=
Tp

ab

Q
Q

T (4.14)

In Gl. (4.14) ist Qab  die an das kalte Reservoir mit der Temperatur T abgeführte, QTp die vom warmen Reservoir mit der
Tripelpunkttemperatur 273,16 K zugeführte Wärme. Bei der Kelvin-Temperaturskala ist die Wärme, die bei einer bestimm-
ten Temperatur zu- oder abgeführt wird, die thermometrische Eigenschaft. Sie ist von jeglicher Materialbeschaffenheit
unabhängig. Die Kelvin-Temperaturskala hat einen absoluten Nullpunkt, unter dem keine Temperaturen existieren. Gl.
(4.13) verbietet negative Temperaturen, was man durch Experimente belegte.

Es gibt keine Temperaturen, die kleiner als null K sind.

Die Eigenschaften idealer Gase in Abschnitt 2.6.1 weisen auch auf das Vorhandensein des absoluten Nullpunktes hin.
Die experimentelle Ermittlung der Temperatur ist mit dem reversiblen Kreisprozess unmöglich, da er nur als Gedanken-
modell existiert.

Die absolute Temperatur wurde in Kapitel 2 mit einem bestimmten Arbeitsmittel, dem idealen Gas, begründet. Wie in
diesem Kapitel besprochen, resultiert die thermodynamische Temperatur auch aus dem zweiten Hauptsatz der Thermody-
namik.
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4.7 Obergrenze der Nutzung reversibler Kreisprozesse

Mit der von Kelvin vorgeschlagenen absoluten Temperatur kann der maximal erreichbare Wirkungsgrad thermischer
Kraftmaschinenprozesse und die maximal mögliche Leistungsziffer thermischer Arbeitsmaschinenprozesse angegeben
werden. Wie schon gezeigt, liefert der reversible Kreisprozess die höchsten Werte.

4.7.1 Thermische Kraftmaschinenprozesse

Die von Carnot postulierten rechtsläufigen Kreisprozesse, die zwischen einem warmen und kalten Reservoir arbeiten, ha-
ben einen maximalen Wirkungsgrad, der auch Carnot-Wirkungsgrad ηC heißt. Er ist nach den Gln. (4.5) und (4.14):

w

k
C T

T
−=1η (4.15)

Bei einem angenommenen reversiblen Kreisprozess kann die Umgebungstemperatur nicht unterschritten werden. Damit
wäre die tiefstmögliche Temperatur des kalten Reservoirs gleich die der Umgebung. Die verwendeten Werkstoffe bestim-
men die Temperatur des warmen Reservoirs.

Bild 4.8 zeigt den Carnot-Wirkungsgrad für 15 °C Temperatur des kalten Reservoirs.
Hier wird nochmals darauf hingewiesen, dass der reversible Kreisprozess mit einem kalten und warmen Reservoir ledig-

lich ein nur gedanklich verwirklichbarer Prozess ist und in der Realität nicht existiert.

Der Carnot-Wirkungsgrad ist der maximal erreichbare Wirkungsgrad eines Wärmekraftmaschinen-Kreisprozesses
zwischen den Temperaturen Tk und Tw.
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Bild 4.8: Carnot-Wirkungsgrad des reversiblen Kraftmaschinenprozesses bei einer Temperatur von 15 °C des kalten Reservoirs

Zur Beurteilung wirklicher Prozesse bedient man sich des Carnot-Wirkungsgrades. Das Wunschziel aller Verbesserun-
gen von Kreisprozessen ist, den Carnot-Wirkungsgrad zu erreichen. Dabei sind die Wirtschaftlichkeit und praktische
Möglichkeit einer Verwirklichung zu berücksichtigen.

Reale (irreversible) Kreisprozesse haben stets einen kleineren Wirkungsgrad als reversible. Bisher wurden keine Aussa-
gen über Größe und Ursache der Irreversibilität gemacht. Ursachen der Irreversibilitäten sind Reibung und/oder Wärme-
transport bei endlichen Temperaturdifferenzen. Der Einfluss der Reibung ist trivial, der des Wärmeaustausches bei endli-
cher Temperaturdifferenz wird in diesem Kapitel später behandelt.

Stellt man die Wirkungsgrade der Wärmekraftmaschinen dem Carnot-Wirkungsgrad gegenüber, sieht man, dass sie
wesentlich kleiner sind. Dampfkraftwerke haben Wirkungsgrade, die zwischen 30 und maximal 55 % liegen. Das warme
Reservoir ist der Feuerraum des Dampfkessels, in dem die Temperatur in ihm lokal unterschiedlich groß ist. Sie nimmt
entlang des Stömungsweges des Verbrennungsgases von etwa 1 800 K auf 400 K ab, so dass mit einer mittleren Temperatur
von 1 100 K für das warme Reservoir gerechnet werden kann. An sich ist das kalte Reservoir die Umgebung, die aber über
den Kondensator mit dem Prozess verbunden ist. Die Temperatur im Kondensator und damit das vom Prozess kontaktierte
kalte Reservoir ist etwa 15 K höher als die Umgebungstemperatur. Für eine Temperatur des kalten Reservoirs von 300 K
und 1 100 K des warmen Reservoirs beträgt der Carnot-Wirkungsgrad 73 %. Er ist damit beinahe doppelt so groß wie die
tatsächlich erreichten Werte.

Die Wirkungsgrade der Verbrennungsmotoren liegen zwischen 20 und 50 %. Die Wärmezufuhr in den Motoren erfolgt
durch Verbrennung zwischen 800 K und 3 000 K. Man kann mit einer mittleren Temperatur von 2 000 K für das warme
Reservoir rechnen. Das Abgas strömt mit 1 000 bis 1 200 K in die Umgebung und kühlt dort auf Umgebungstemperatur ab.
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Für das kalte Reservoir (die Umgebung) kann eine Temperatur von 700 K angenommen werden. Der Carnot-Wirkungs-
grad ist damit 65 %. Ähnliche Verhältnisse herrschen bei Gasturbinen, die einen Wirkungsgrad von 35 % erreichen.

Die mittleren Temperaturen des Wärmetransfers und Verbesserungsmöglichkeiten der Kreisprozesse im Sinne der „Car-
notisierung“ werden später behandelt.

4.7.2 Kälteanlagen und Wärmepumpen

Die Aussage, dass das Verhältnis der zugeführten zur abgeführten Wärme gleich dem Verhältnis der entsprechenden Reser-
voirtemperaturen ist, gilt auch für linksläufige Kreisprozesse. Hier muss man beachten, dass die Wärmequelle das kalte Re-
servoir mit der kalten Temperatur Tk und die Wärmesenke das warme Reservoir mit der warmen Temperatur Tw ist.

Der reversible linksläufige Kreisprozess liefert die maximale Leistungsziffer der Kälteanlage und Wärmepumpe. Die
Gln. (4.9) und (4.10) ergeben mit Gl. (4.13) analoge Beziehungen wie beim Wärmekraftprozess.
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In diesem Kapitel wird der Einfluss der Irreversibilitäten bei linksläufigen Kreisprozessen noch quantitativ behandelt.

Die maximal erreichbare Leistungsziffer ist die des reversiblen Kreisprozesses zwischen zwei Reservoiren.

Bei einer Wärmepumpe ist die Umgebung die Wärmequelle, also das kalte Reservoir. Der Wärmeaustausch erfolgt meist
über einen Verdampfer bei einer ca. 10 K tieferen Temperatur. Die Wärmesenke ist das zu beheizende Objekt und der Wär-
meaustausch erfolgt bei einer etwa 10 K höheren Temperatur. Bei der Umgebungstemperatur von 0 °C ist die Temperatur,
bei der der Wärmetransfer aus dem kalten Reservoir erfolgt, Tk = 263 K. Die Temperatur des zu beheizenden Objekts
beträgt 20 °C. Die Temperatur für den Wärmetransfer aus dem warmen Reservoir ist Tw = 303 K. Der maximal erreichbare
Leistungsgrad der Wärmepumpe liegt dann bei 7,58. Reale Wärmepumpen erreichen bei diesen Bedingungen Leistungs-
grade von  ca. 4.

BEISPIEL 4.1: Beurteilung einer Carnot-Kraftmaschine

Ein Erfinder meldet eine Carnot-Kraftmaschine, die bei der zugeführten Wärme von 4 000 J die effektive mechanische
Arbeit von –2 400 J liefert, zum Patent an. In dem Kreisprozess wird Wärme von einem heißen Gas mit 400 °C bezogen und
bei 20 °C Wärme an die Atmosphäre abgegeben. Prüfen Sie diese Patentanmeldung.

Lösung

Annahme

• Die Temperatur des heißen Gases ist die des warmen, die der Atmosphäre die des kalten Reservoirs.

Analyse

Der vom Erfinder angegebene Wirkungsgrad beträgt:

2400 J
4000 J

eKP

zu

W
Q

η ⋅= = =
⋅

0,60

Ein reversibler Prozess kann folgenden maximalen Carnot-Wirkungsgrad erreichen:

0,56=
⋅
⋅−=−=
K15,673
K15,29311

w

k
C T

Tη

Nach dem zweiten Hauptsatz ist diese Maschine nicht möglich. Daher muss der Patentanspruch abgelehnt werden.
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Diskussion

Der Carnot-Wirkungsgrad ist eine sehr einfach zu bestimmende Größe, um die Machbarkeit thermischer Kraftmaschinen
zu beurteilen. Die Temperaturen sind in Kelvin einzusetzen.

BEISPIEL 4.2: Kühlhaus mit Kältemaschine

In einem Kühlhaus wird bei –20 °C einem Kältemittel bei einer Verdampfertemperatur von –25 °C Wärme zugeführt. Im
Kondensator erfolgt die Wärmeabgabe an die 20 °C warme Umgebung bei einer Kondensatortemperatur von 40 °C. Die
Kälteleistung der Anlage ist 12 kW. Die für den Antrieb des gekapselten Kompressors aufgenommene elektrische Leistung
beträgt 6 kW.

Bestimmen Sie den an die Umgebung abgegebenen Wärmestrom und den Leistungsgrad der Anlage. Vergleichen Sie ihn
mit dem eines reversiblen Prozesses.

Wärmeverluste nach außen sind vernachlässigbar.

Lösung

Schema

Annahme

• Da keine weiteren Angaben vorhanden sind, wird zur Berechnung der Carnot-
Leistungsziffer die Temperatur des Verdampfers als die Temperatur des kalten
Reservoirs, die des Kondensators als die des warmen Reservoirs angenommen.

Analyse

Der an die Umgebung abgegebene Wärmestrom ist die Summe der zugeführten
Wärme und effektiven elektrischen Leistung, die der Kompressor als Arbeit und in-
nere Reibung erhält.

kW 18kW 21kW 6 −=−−=−−= zuKPab QPQ

Leistungszahl der Kälteanlage:        12 kW 2,0
6 kW

zu
KM

eKP

Q
P

ε = = =

Maximal erreichbarer Leistungsgrad:

.

. .

248,15 K
313,15 K 248,15 Kmax

Verd
KM

Kond Verd

T
T T

ε = = =
− −

3,82

Beim Wärmetransfer ohne Temperaturdifferenz wäre der Carnot-Leistungsgrad:

253,15 K
293,15 K 253,15 K

k
KMC

w k

T
T T

ε = = =
− −

6,33

Diskussion

Der Leistungsgrad der Kälteanlage ist viel kleiner, als er bei einem reversiblen Prozess möglich wäre. Die Temperatur-
differenzen verringern den Leistungsgrad bereits massiv. Weitere Verringerung kommt von der elektrischen Verlustleis-
tung des Motors, die dem System im gekapselten Kompressor zugeführt wird.

Motor

Verdampfer

ab

zu

T    = 253,15 K

Kondensator

Kühlhaus

Q

Kompressor

248,15 K

313,15 K

Umgebung

Q

P  = P

k

el KP

System-
grenze

    = 293,15 KwT
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BEISPIEL 4.3: Einfamilienhaus mit Wärmepumpenheizung

Ein modernes, gut isoliertes Einfamilienhaus benötigt bei 0 °C Außentemperatur zur Aufrechterhaltung der Raumtempe-
ratur von 22 °C 3 kW Heizleistung.
Bestimmen Sie die theoretisch notwendige Antriebsleistung der Wärmepumpenanlage.

Lösung

Schema

Annahmen

• Bei einer Raumtemperatur von 22 °C werden mit einer Fußbodenheizung eine Vorlauftemperatur von 35 °C und eine
Rücklauftemperatur von 25 °C benötigt. Die mittlere Temperatur des warmen Reservoirs liegt damit bei 30 °C.

• Die Temperatur des Verdampfers muss etwa 10 K tiefer sein als die der Umgebung. Die Temperatur des kalten Reser-
voirs ist damit –10 °C.

Analyse

Der Leistungsgrad der reversiblen Wärmepumpe beträgt:

303,15 K 7,58
303,15 K 263,15 Kmax

w
WP

w k

T
T T

ε = = =
− −

Die  erforderliche Mindestleistung liegt bei:

/ 3 kW/7,58
th maxeKP ab WP Q ε= = = 396  W

Diskussion

Hätte man die Umgebungs- und Raumtemperatur als Reservoirtemperatur angenommen, wäre die Leistungsziffer sogar
auf über 13 angestiegen. Die wirkliche Antriebsleistung einer realen Wärmepumpe wird wegen Irreversibilitäten wesent-
lich größer. Bei diesen Temperaturen ist eine Leistungsziffer von ca. 3,3 zu erwarten, was einer Motorleistung von etwa 900
W entspricht.

BEISPIEL 4.4: Reversible Wärmekraftmaschine

Der mit einem rechtsläufigen Kreisprozess betriebenen reversiblen Wärmekraftmaschine wird von einem warmen Reser-
voir bei einer Temperatur von 1 500 K Wärme zugeführt und bei der Temperatur von 290 K Wärme an die Umgebung
abgegeben. Die Maschine soll 1 kW effektive Leistung liefern.

Bestimmen Sie die theoretisch mindesterforderliche Wärmezufuhr.

Lösung

Annahme

• Der Prozess ist reversibel.

Analyse

Der Carnot-Wirkungsgrad beträgt:     
290 K1 1

1500 K
KP k

C
wzu

P T
TQ

η = = − = − =0,807

Damit ergibt sich der mindesterforderliche zugeführte Wärmestrom als:

kW 1,240===
0,801

kW 1

C

KP
zu

P
Q

η

Q
.Wärme-

pumpe

P eKP

 = 273,15 K
Umgebung

T
.

zuQ

 = 295,15 K

Haus

T
ab
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Diskussion

Wegen Irreversibilitäten ist  dieser Wirkungsgrad bei einer realen Maschine nicht erreichbar.

4.8 Entropie

4.8.1 Analytische Formulierung des zweiten Hauptsatzes

Clausius formulierte den zweiten Hauptsatz quantitativ mit einer Ungleichung. Diese Clausius-Ungleichung ist lediglich
eine andere Form des zweiten Hauptsatzes. Sie ist Grundlage für die Einführung der Zustandsgröße Entropie. Bei dieser
Formulierung werden alle Systeme, die an einer Zustandsänderung teilnehmen, berücksichtigt. Für eine Zustandsänderung,
an der insgesamt n Systeme beteiligt sind, lautet die Clausius-Ungleichung:

( )
1

0
i n

i

ii

Q J
T

=

=

δ + δ
≥∑ (4.18)

Im Term (δQ + δJ)i ist die transferierte Wärme δQ und Dissipation δJ im i-ten System. Ti ist die Absoluttemperatur, bei
der die Transfers der infinitesimalen Wärme δQ und Dissipation δJ an den Grenzen des Systems i stattfinden.

Wird in einem Prozess, an dem n Systeme beteiligt sind, jeweils die Zustandsänderung von Zustand 1 nach Zustand 2
durchgeführt, erhält man aus Gl. (4.18):

2

1 1

0
n

i i

Q J
T=

 δ + δ  ≥
 
 

∑ ∫ (4.19)

Beim reversiblen Kreisprozess einer thermischen Kraftmaschine besteht zwischen der zu- und abgeführten Wärme und
der Temperatur des warmen und kalten Reservoirs folgender Zusammenhang:

k

ab

w

zu

T
Q

T
Q

−= . (4.20)

Am reversiblen Kreisprozess (Bild 4.9) sind drei Systeme beteiligt: das warme Reservoir, der Kreisprozess selbst und das
kalte Reservoir. In diesem Prozess erfolgt der Wärmeaustausch bei unendlich kleiner Temperaturdifferenz und konstanter
Temperatur, die daher aus dem Integral herausgenommen werden kann.

kaltes Reservoir

warmes Reservoir

WKM

Wärmesenke
kT

Q ab

Q zu

Wärmequelle
Tw

System 3

Reservoir

Kreisprozess

kaltes

System 2

Reservoir

System 1
warmes

-W     = Q   + Q
zuKP ab

Bild 4.9: Die drei Systeme des Kreisprozesses

Für die drei Systeme erhält man folgende Integrale:

warmes Reservoir zu

wwarmes Reservoir

QQ
T T
δ = −∫
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Kreisprozess 0abzuirr

kwKreisprozess

Q QQ
T T T

δ = − =∫

kaltes Reservoir ab

kkaltes Reservoir

QQ
T T
δ =∫

Um der Richtung der Prozesse Rechnung zu tragen, wurde der Betrag der transferierten Wärme eingesetzt. Vom warmen
Reservoir wird Wärme abgeführt, das Integral ist daher negativ. Dem kalten Reservoir wird Wärme zugeführt, das Integral
ist deshalb positiv. Berücksichtigt man die Definiton des Wirkungsgrades der reversiblen Kraftmaschine nach Gl. (4.6),
beträgt die Summe der Integrale:

0abzu

kwwarmes Reservoir kaltes Reservoir

Q QJQ Q Q
T T T T T
+ δδ δ δ= + = + =−∑∫ ∫ ∫

Bei der Clausius-Ungleichung gilt für den reversiblen Kreisprozess die Gleichheit mit null. Dies bedeutet, dass bei einem
reversiblen Kreisprozess die Summe aller Quotienten, gebildet aus Wärme und Temperatur, gleich null ist.

Bei einem irreversiblen Kreisprozess, der zwischen den gleichen Reservoiren arbeitet und gleich viel Wärme vom war-
men Reservoir bezieht wie der reversible Prozess, ist die abgeführte Wärme Q'ab größer als beim reversiblen Prozess. Die
innere Arbeit des irreversiblen Kreisprozesses ist kleiner als die des reversiblen Prozesses. Da der Wärmeaustausch bei den
gleichen Temperaturen wie im reversiblen Prozess erfolgt, verursacht Dissipation eine Verringerung der Arbeit. Für die
drei Systeme des irreversiblen Prozesses erhält man folgende Integrale:

warmes Reservoir

Kreisprozess 0

kaltes Reservoir

zu

wwarmes Reservoir

abzuirr

kwKreisprozess

ab

kkaltes Reservoir

QQ
T T

Q Q JQ
TT T T

QQ
T T

δ = −

′ δδ = − + =

′δ =

∫

∫ ∫

∫

Der Summe der Integrale ist:

zu ab

w k Kreisprozess

Q Q'J JQ
T T TT

+ δ δδ = − + =∑ ∫ ∫

Die Energie, die durch Dissipation „verloren“ geht, bleibt immer im System, d. h., die Dissipationsarbeit hat ein positives
Vorzeichen und muss immer größer als null sein. Damit ist gezeigt, dass für Kreisprozesse die Clausius-Ungleichung gültig
ist. Kreisprozesse, bei denen die Summe der Integrale kleiner als null wäre, müssten dem Betrage nach größere Arbeit
liefern als der Betrag der Arbeit des reversiblen Kreisprozesses. Dies ist nach dem Carnot-Postulat unmöglich.

Mit der Clausius-Ungleichung können Kreisprozesse beurteilt werden. Das Ergebnis der Summe wird mit ∆Sirr bezeich-
net

δδ
irr

JQ S
T
+ = ∆∑ ∫ . (4.21)

Ein Kreisprozess kann jetzt mit der Größe ∆Sirr folgendermaßen beurteilt werden:

∆Sirr = 0 der Prozess hat keine Irreversibilitäten,

∆Sirr > 0 der Prozess hat Irreversibilitäten,

∆Sirr < 0 der Prozess ist nicht möglich.

Clausius beschränkte die Anwendung nicht auf Kreisprozesse. Am Beispiel des Temperaturausgleichs wird die Anwen-
dung auf beliebige Prozesse demonstriert. Die Temperatur des Körpers ist T und die der Umgebung TU. Die Umgebung
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stellt ein thermisches Reservoir dar. Es wird festgestellt, dass der Körper abkühlt. Er gibt an die Umgebung Wärme ab. Bild
4.10 zeigt den Prozess.

Qδ

Körper

TU System 2

T System 1

Umgebung
kaltes Reservoir

Bild 4.10: Natürlicher Temperaturausgleich

Mit der Zeit verändert sich die Temperatur T des Körpers. In jedem infinitesimalen Zeitabschnitt wird die infinitesimale
Wärme δQ vom Körper an die Umgebung abgegeben. An diesem Prozess sind zwei Systeme beteiligt: System 1 ist der
Körper mit der Temperatur T und System 2 ist die Umgebung mit der konstanten Temperatur TU. Bei beiden Systemen gilt
für die Änderung der Größe δQ / T:

Körper d

Umgebung d

K

U
U

Q
S

T
Q

S
T

δ
= −

δ
=

Damit die Richtung des Wärmetransports korrekt bestimmt wird, wurde die Wärme als Betrag eingesetzt. Hier legte man
lediglich fest, dass Wärme vom Körper an die Umgebung abgegeben wird. Das System Körper gibt Wärme ab, daher ist δQ
negativ. Das System Umgebung erhält Wärme, damit ist δQ dort positiv. Die Summe beider Gleichungen ergibt:

δ 1 1δ
U

Q Q
T T T

 
= ⋅ − 

 
∑

Gleichung (4.21) liefert nur dann positive Ergebnisse, wenn T größer als TU ist. Dies ist mit der Formulierung des zweiten
Hauptsatzes von Clausius identisch, die lautet: Wärme kann von selbst nur von einem wärmeren auf einen kälteren Körper
übergehen.

Bei dem hier betrachteten Vorgang wurde nicht a priori festgelegt, welches System die höhere Temperatur hat. Es wurde
nur anhand der Beobachtung vorgegeben, dass bei diesem Prozess die Wärme vom Körper an die Umgebung abgegeben
wird. Die Clausius-Ungleichung legt in diesem Fall fest, dass die Temperatur des Körpers größer sein muss als die der
Umgebung. Hätte man die Temperaturen festgelegt, würde die Clausius-Ungleichung die Richtung des Wärmetransports
bestimmen.

4.8.2 Zustandsgröße Entropie

Clausius hat die Größe (δQ+δJ) / T als Änderung der extensiven Zustandsgröße S, die er Entropie (entropy) nannte,
eingeführt. Damit gilt:

δ δd Q JS
T
+= (4.22)

Die Zustandsgröße S ist dann und nur dann eine Zustandsgröße, wenn ihre Änderung zwischen zwei Zuständen vom
Weg (Durchführung des Prozesses) unabhängig ist. Bei der Integration von Gl. (4.22) muss gelten:

2

2 1
1

δ δQ JS S
T
+− = ∫ (4.23)
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Wenn also S eine Zustandsgröße ist, muss das Integral bei einer Zustandsänderung von S1 nach S2 unabhängig davon, wie
groß die zu- oder abgeführte Wärme bzw. Dissipation sind, den gleichen Wert liefern.

Für die reversible Wärmekraftmaschine ist dies sofort ersichtlich. Beim reversiblen Kreisprozess besteht zwischen der
zu- und abgeführten Wärme und den Temperaturen der Reservoire folgende Beziehung:

Q
T

Q
T

zu

w

ab

k
= − (4.24)

Erfolgt die Zustandsänderung von Zustand 1 auf Zustand 2 mit Wärmezufuhr, entspricht die rechte Seite der Gl. (4.24)
der Entropieänderung S2 – S1 nach Gl. (4.23), da die Temperatur Tw konstant ist. Bei der Wärmeabfuhr geschieht die
Zustandsänderung von Zustand 2 auf Zustand 1. Analog dazu stellt die linke Seite der Gleichung die Entropieänderung (S1
– S2) dar, die somit den gleichen Betrag, aber mit negativem Vorzeichen, wie die Entropieänderung von 1 nach 2 hat. Dies
ist unabhängig davon, bei welcher Temperatur die Wärmeabgabe erfolgt. Die abgegebene Wärme ist dabei proportional zur
Temperatur Tk.

Auch mathematisch kann gezeigt werden, dass die Entropie ein vollständiges Differential darstellt, was gleichwertig mit
der Aussage der Gl. (4.23) ist.

Die Dimension der Entropie ist J/K.

Die spezifische, auf die Masse bezogene Entropie wird mit dem Symbol s dargestellt. Die spezifische Entropie s hat die
Dimension J/(kg K).

4.8.3 Berechnung der Zustandsgröße Entropie für reine Substanzen

Entropie kann aus den kalorischen und thermischen Zustandsgrößen berechnet werden. Aus der Energiebilanzgleichung
(3.24) des ersten Hauptsatzes erhält man mit den Gln. (3.24), (3.41) und (4.18) folgende Zusammenhänge:

d d
d d
u w q p v j q
h w q v p j q

= δ + δ = − ⋅ + δ + δ
= δ + δ = ⋅ + δ + δ

Für die Entropie gilt nach der Definition von Clausius damit:

δ δ dd dq j u ps v
T T T
+= = + ⋅ (4.25)

δ δ dd dq j h vs p
T T T
+= = − ⋅ (4.26)

Die Gleichungen (4.25) und (4.26) sind fundamentale Relationen, die den ersten und zweiten Hauptsatz der Thermo-
dynamik verbinden.

Bei bekannten Beziehungen für das spezifische Volumen und die spezifische Enthalpie als Funktion der Temperatur und
des Druckes kann die Entropie nach Gl. (4.25) oder Gl. (4.26) bestimmt werden. Zur Berechnung wird ein Referenzwert für
die Temperatur und den Druck definiert, bei der die Entropie gleich null ist. Beim Wasser z. B. wird die Entropie des
Wassers nach internationaler Norm am Tripelpunkt gleich null. So lange reine Stoffe behandelt und nur Entropiediffe-
renzen bestimmt werden müssen, kann der Nullpunkt beliebig festgelegt werden. Bei chemischen Reaktionen ist aber
zwingend ein absoluter Nullpunkt zu definieren. Dieser ist bei chemisch homogenen festen Körpern der absolute Nullpunkt
der Temperatur (dritter Hauptsatz).

Für Stoffe, wie z. B. Wasser, Ammoniak, Kältemittel, Luft usw., die für thermische Maschinen verwendet werden, liegen
die Werte für die Entropie in tabellierter Form vor.

Wie in Kapitel 2 beschrieben, sind die Tabellen wie bei den anderen kalorischen und thermischen Zustandsgrößen in
unterschiedliche Gebiete aufgeteilt. Für überhitzte Dämpfe werden neben der spezifischen Entropie die Werte der spezifi-
schen Enthalpie und des spezifischen Volumens als eine Funktion des Druckes und der Temperatur angegeben s(ϑ ,p).
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4.8.3.1 Sättigungszustand und Nassdampfgebiet

Im Sättigungsgebiet sind die spezifischen Werte für gesättigte Flüssigkeit und gesättigten Dampf entweder als eine
Funktion der Sättigungstemperatur oder des Sättigungsdruckes angegeben. Für den flüssigen und gasförmigen Zustand
verwendet man in der Literatur unterschiedliche Bezeichnungen.

flüssig: s'(ps oder ϑ s) oder sl(ps oder ϑ s)
gasförmig: s''(ps oder ϑ s) oder sg(ps oder ϑ s)

In diesem Buch werden die Bezeichnungen s' und s'' verwendet. Im Nassdampfgebiet berechnet man die spezifische
Entropie analog wie die spezifische Enthalpie mit Hilfe des Dampfgehalts x.

sssxs'xsxs ′+′−′′⋅=⋅−+′′⋅= )()1( (4.27)

Die Steigung der Dampfdruckkurve kann mit Hilfe der Entropie durch die Clausius-Clapeyron-Gleichung angegeben
werden:

d
d

sp s s
T v v

′′ ′−=
′′ ′−

Berücksichtigt man, dass bei der Verdampfung die transferierte Wärme der Verdampfungsenthalpie entspricht und die
Temperatur konstant ist, kann die Entropiedifferenz als s" - s' = r/T angegeben werden. Ferner ist das spezifische Volumen
des Dampfes sehr viel größer als das der Flüssigkeit. Man kann es als ideales Gas einsetzen und erhält dann:

2

d
d

s v v sp h h p
T v T R T

∆ ∆ ⋅
≈ ≈

′′ ⋅ ⋅

ln( ) v
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R T
∆

≈
⋅

(4.28)

Mit Hilfe dieser Beziehung können gute Näherungsformeln für den Sättigungsdruck als Funktion der Sättigungstemperatur
gebildet werden. In Bild 4.11 ist im Diagramm ln(p) als eine Funktion von 1/T für Wasser, Frigen 134a und Propan aufge-
tragen.

1/

pln(  )

R134a

T

Wasser

Propan

Bild 4.11: Sättigungsdruck ln(p) als Funktion von 1/T

Gleichung (4.28) kann für näherungsweise Berechnung des Sättigungsdruckes und der Sättigungstemperatur verwendet
werden.

4.8.3.2 Näherungswerte für Flüssigkeiten

Für häufig verwendete Stoffe sind die Werte wie im Gebiet des überhitzten Dampfes angegeben. Fehlen diese Daten, kann
mit guter Näherung der Wert für das gesättigte Kondensat genommen werden.

)( sss ϑ′≈

Mit Gl. (4.26) bestimmt man die Enthalpieänderung inkompressibler Flüssigkeiten:

2 1 2 1 2 1
dln( / ) ( )
dpm

vs s c T T p p
T

 − = ⋅ − − ⋅ 
 

(4.29)
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4.8.3.3 Entropieänderung idealer Gase

Die Änderung der spezifischen inneren Energie und spezifischen Enthalpie idealer Gase hängt nur von der Temperatur ab
und ist gegeben als (s. Kap. 2):

d d d dv pu c T h c T= ⋅ = ⋅

Diese Beziehungen in die Gln. (4.25) und (4.26) eingesetzt, ergeben:

( ) ( )
d d d d dv vc T c Tp Rs T v T v

T T T v
= ⋅ + ⋅ = ⋅ + ⋅ (4.30)

( ) ( )
d d d d dp pc T c Tv Rs T p T p

T T T p
= ⋅ − ⋅ = ⋅ − ⋅ (4.31)

Bei idealen Gasen hängen cv und cp nur von der Temperatur ab (s. Kap. 2). Das Integral der Gleichungen (4.30) und
(4.31) ergibt:

2
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 
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 ∫ (4.32)
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 
− = ⋅ − ⋅  

 ∫ (4.33)

Die in Kapitel 2 bei der Berechnung der inneren Energie und Enthalpie verwendeten mittleren spezifischen Wärme-
kapazitäten kann man für eine genaue Berechnung der Entropieänderung nicht verwenden. Mit dem in Gleichung (2.43)
definierten Polynom für cp ist die Entropieänderung exakt berechenbar. Normiert man die Entropie auf die Bezugs-
temperatur T0 und den Bezugsdruck p0, kann die Entropieänderung folgendermaßen bestimmt werden:
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2 2
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1 1
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T
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c p ps T p s T p T R s s R
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   

− = ⋅ − ⋅ = − − ⋅   
   ∫ (4.34)

Die auf den Druck p0 normierte Entropie ist s0(ϑ). In den Tabellen A7 und A13 sind die auf 1,01325 bar normierten
Werte der spezifischen Entropie einiger idealer Gase und Gasgemische angegeben. Auf die absolute Entropie wird in
Kapitel 11 eingegangen.

Außer zur Berechnung der Entropieänderung können die normierten Entropiewerte auch zur Bestimmung der Tempera-
tur bei einer isentropen Zustandsänderung verwendet werden.

Bei der isentropen Zustandsänderung ist die linke Seite der Gl. (4.34) gleich null. Damit muss die Differenz der
temperaturabhängigen normierten Entropien gleich groß sein wie die durch den druckabhängigen Term verursachte Ände-
rung.
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p
pRss ϑϑ (4.35)

Bei bekannter Temperatur des Zustands 1 kann s0(ϑ1) Tabelle A14 entnommen und für die gegebene Druckänderung
s0(ϑ2) berechnet werden. ϑ2 wird aus Tabelle A7 und A13 invers interpoliert. Mit der so bestimmten Temperatur entnimmt
man mittels linearer Interpolation die mittlere spezifische Wärmekapazität.

2

1
2 2 1 1 2 2 1 1 2 1( ) ( ) ( ) ( ) ( )pm pm ph h c c c

ϑ

ϑ
ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ ϑ− = ⋅ − ⋅ = ⋅ − (4.36)

Das oben beschriebene Vorgehen demonstriert Beispiel 4.5.
Bei gegebenem Verdichtungsverhältnis ε = V1/V2 (z. B. Hubkolbenmaschinen) kann man bei der isentropen Zustandsän-

derung die Temperatur iterativ ermitteln. Dazu wird in Gl. (4.35) das Druckverhältnis p2/p1 mit einer angenommenen
Temperatur ϑ2 aus der Gasgleichung bestimmt und eingesetzt.
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Mit der angenommenen Temperatur ϑ 2 kann s0(ϑ2) bestimmt und dann ϑ 2 invers interpoliert werden. Der Vorgang wird
wiederholt, bis die erforderliche Genauigkeit erreicht ist.

BEISPIEL 4.5: Isentrope Verdichtung eines idealen Gases

In einem Zylinder wird Luft mit einem Kolben von 0,98 bar Druck und 20 °C Temperatur isentrop auf 5 bar verdichtet.
Bestimmen Sie die Endtemperatur und spezifische Volumenänderungsarbeit

a) mit Hilfe der Tabelle A7
b) mit genauen Werten nach der Gleichung in Tabelle A7.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Luft bildet ein geschlossenes System.
• Die Zustandsänderung ist quasistatisch.
• Die Endzustände sind Gleichgewichtszustände.

Analyse

a) Die Entropieänderung nach Gl. (4.25) wird durch die Temperatur- und  Druckänderung hervorgerufen. Da sich die
Entropie in diesem Fall nicht ändert, muss die durch die Temperaturänderung bewirkte Änderung den gleichen Betrag wie
die durch die Druckänderung bewirkte Entropieänderung haben. Damit gilt:

Aus Tabelle A7 ist s0(20 °C) = 0,2329kJ/(kg K).

2
0 2 0 1

1

J( ) ( ) ln 0,7008 
kg K

ps s R
p

ϑ ϑ
 

= + ⋅ =  ⋅ 

Nach Tabelle A7 liegt die Entropie somit zwischen den Werten von:

s0(150 °C) = 0,6003 kJ/(kg K) und s0(200 °C) = 0,7173 kJ/(kg K)

Die Temperatur ϑ2 erhält man durch lineare Interpolation:

0 2 0
2

0 0

( ) (150 C)
150 C 50 K

(200 C) (150 C)
s s

s s
ϑϑ − °

= ° + ⋅ = °
° − °

192,77  C

Da bei isentroper Zustandsänderung weder ein Wärmetransfer noch eine Dissipation stattfinden, lautet die Energiebi-
lanzgleichung:

2 1 12 2 1( ) ( )V pmu u w c R T T− = = − ⋅ −

Für die spezifischen Wärmekapazitäten aus Tabelle A13 erhält man:

(192,78 C) 1 011,27 J/(kg K) (20 C) 1 004,2 J/(kg K)p pc c° = ° =

Nach Gl. (2.54) ist die mittlere spezifische Wärmekapazität:

192,76  C 2 2 1 1

20  C
2 1

( ) ( ) J1 012,09  
kg K

p p
p

c c
c

ϑ ϑ ϑ ϑ
ϑ ϑ

°

°

⋅ − ⋅
= =

− ⋅
Damit beträgt die spezifische Volumenänderungsarbeit:

12 2 1( ) ( )V pw c R T T= − ⋅ − =125, 26  kJ/kg

b) Für die exakte Berechnung ist die Formel für s(ϑ2) aus Tabelle A14 zu verwenden.

Luft   12WV

2

1
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Die dimensionslose Temperatur TR = T/(273,15 K) muss iterativ ermittelt werden, was am besten mit einem Programm
geschieht. Auf Grund der Berechnungen beträgt die Temperatur nach der Kompression 192,45 °C.

Diskussion

Die mit Tabelle A14 ermittelte Temperatur ist nach der Kompression 0,28 K größer als die mit der exakten Formel iterativ
berechnete. Bezogen auf die Temperaturänderung und damit auf die Volumenänderungsarbeit beträgt die Abweichung
0,2 %. Der Unterschied wird durch die lineare Interpolation verursacht.

4.8.4 Entropieänderung der Mischungen idealer Gase

Die Berechnung der Entropieänderung der Mischungen, die aus idealen Gasen bestehen, erfolgt nach den gleichen Grund-
sätzen, wie sie bei der Enthalpie und inneren Energie in Kapitel 2 angewendet wurden.

Die extensive Zustandsgröße S der Gasmischung findet man durch Addition der Beiträge einzelner Komponenten.

∑
=

=

=+++=
ji

i
ij SSSSS

1
21 ... (4.38)

Dabei ist Si die Entropie der i-ten Gaskomponente bei Temperatur T und beim Partialdruck pi. S  ist die Entropie der
Gasmischung bei der Temperatur T und beim Gesamtdruck p des Gemisches.

Die spezifische Entropie des idealen Gases hängt nicht wie die innere Energie und Enthalpie nur von der Temperatur
allein ab, sondern ist zusätzlich noch vom Druck p oder dem spezifischen Volumen v abhängig.

Berücksichtigt man, dass S = m . s  bzw.  Si = mi 
. si ist, erhält Gl. (4.38) folgende Form:
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Bei molarer Zusammensetzung erfolgt die Herleitung analog:
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m i mi i
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s y s T p
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=

= ⋅∑  (4.40)

In den meisten Fällen werden die spezifische innere Energie u, die Enthalpie h  und Entropie s mit den Massenanteilen der
Komponenten errechnet. Bei bekannter molarer Zusammensetzung kann die Umrechnung auf einfache Weise erfolgen. Für
die Gasmischung und Komponenten gilt:

m m mu M u h M h s M s= ⋅ = ⋅ = ⋅ (4.41)

Die Entropieänderung der Gasmischung setzt sich aus den Beträgen der Änderung der Einzelkomponenten zusammen:

2 1 12 2 1 12
1 1 1

( )
j j j

i i i i i
i i i

S S S S S S m s
= = =

− = ∆ = − = ∆ = ⋅∆∑ ∑ ∑ (4.42)

Die Division dieser Gleichung durch die Gesamtmasse ergibt die Änderung der spezifischen Entropie der Gasmischung:
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Im Gegensatz zur inneren Energie und Enthalpie hängt die Entropieänderung nach den Gln. (4.26) und (4.27) nicht nur von
der Temperatur T, sondern auch noch vom Druck p ab. Für die i-te Komponente gilt:

( )2
0 2 0 1 0 2 0 1

1
( ) ( ) ln ( ) ( ) lni

i i i i i i i i
i

ps s s R s s R y
p

ϑ ϑ ϑ ϑ
 

∆ = − − ⋅ = − − ⋅ 
 

(4.44)
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Bleibt die Zusammensetzung der Gasmischung konstant, gilt für beide Zustände das Dalton’sche Gesetz nach Gl. (2.75):

1 2 2 2

1 2 1 1

i i i
i i

i

p p p py y
p p p p

= = =

Damit ist das Verhältnis der Partialdrücke einer Komponente gleich dem Verhältnis der Gesamtdrücke der Zustände 1
und 2. Für die Änderung der spezifischen Entropie gilt:
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Wie in Kapitel 3 erwähnt, sind Mischprozesse immer irreversibel. Als Maß der entstandenen Irreversibilität dient die
Entropieproduktion.

Bei der Mischung der Gasgemische A und B setzt sich die Entropieänderung aus den Änderungsbeiträgen der Einzel-
komponenten zusammen. Die Entropieänderungen der Einzelkomponenten der Gasgemische A und B werden hier separat
betrachtet. Mit i sind die Komponenten der Ausgangsmischung A, mit  j  die der Ausgangsmischung B bezeichnet.

Durch den Mischvorgang ändern sich die Zustandsdaten der Einzelkomponenten von  TA , piA  zu  TC , piC  bzw.  von TB ,
pB  zu  TC , pjC .

So ist die Entropieänderung der Ausgangsmischungen A bzw. B:

1

k

A iA iA
i

S m s
=

∆ = ⋅∆∑    bzw.   
1

k

B jB jB
j

S m s
=

∆ = ⋅∆∑ (4.46)

Darin sind ∆siA und ∆sjB die Entropieänderungen der Komponenten des Gemisches A und B bei der Zustandsänderung
von A und B nach C. Sie werden nach Gl. (4.46) berechnet.

Die totale Entropieproduktion des Mischvorgangs ist die Summe der Entropieproduktionen:

A BS S S∆ = ∆ + ∆ (4.47)

Die Berechnung von ∆SA und ∆SB muss streng getrennt erfolgen, auch wenn sich in beiden Ausgangsmischungen eine
oder mehrere Einzelkomponenten befinden. Zu beachten ist, dass man die richtigen Partialdrücke verwendet. Beinhalten
beispielsweise sowohl das Gasgemisch A als auch B das gleiche Gas als Komponente, ist der Partialdruck dieses Gases in
der Mischung C vom Gesamtanteil in der Endmischung abhängig.

Das folgende Beispiel zeigt das Berechnungsverfahren.

BEISPIEL 4.6: Entropieänderung einer Gasmischung

In einem Mischprozess werden 0,2 kg Stickstoff und 0,4 kg Kohlendioxid miteinander vermischt. Die Temperatur von
20 °C und der Druck von 1 bar beider Komponenten bleiben vor und nach der Mischung gleich groß.

Zu bestimmen ist die Entropieproduktion ∆S des Mischvorgangs.

Lösung

Annahmen

• Der Mischprozess ist adiabt.
• Vor und nach der Mischung herrscht ein Gleichgewichtszustand.

Analyse

a) Die Grundlage zur Berechnung der Entropieänderung bilden die Gln. (4.38) und (4.39). Die erforderlichen
spezifischen Entropien sind Tabelle A7 zu entnehmen. Zunächst muss die Entropie des Gasgemisches im Zustand 1 be-
stimmt werden. Dazu benötigt man die Molanteile und Partialdrücke der Komponenten.
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Die Entropie der Gasmischung ist:

2 2 2

2 2 2 2

1 2 0 1 0

0 1 0

[ ( ) ln( / )]

[ ( ) ln( / )]
mix N N N N

CO CO CO CO

S m s R p p

m s R p p

ϑ ψ
ϑ ψ

= ⋅ − ⋅ ⋅ +

+ ⋅ − ⋅ ⋅ = 0,1324 kJ/K

Um die Entropieproduktion zu bestimmen, muss die Entropie der Komponenten vor der Mischung berechnet und addiert
werden.

2 22 2 0 1 0[ ( ) ln( / )]N N N NS m s R p pϑ= ⋅ − ⋅ =0,0155 kJ/K

2 2 2 20 1 0[ ( ) ln( / )]CO CO CO COS m s R p pϑ= ⋅ − ⋅ =0,0244 kJ/K

Die Entropie beider Komponenten, die vor der Mischung addiert wurden, ist:

2 2tot N COS S S= + =0,0399 k J/K

Die Gesamtentropieproduktion beträgt:

2 2mix N COS S S S∆ = − − =0,1414 kJ/K

Diskussion

Beim betrachteten Mischprozess nimmt die Gesamtentropie des Gasgemisches aus den Komponenten A und B um
0,1414 kJ/K zu. Damit bestätigt sich, dass die Vermischung ein nicht umkehrbarer Prozess ist. Dies gilt allgemein für alle
Mischprozesse. Bei idealen Gasen verringert sich der Partialdruck der Komponenten, wodurch die Entropie erhöht wird.

4.8.5 Fundamentalgleichungen

Die spezifische Entropie kann man aus Gl. 4.25 als eine Funktion der inneren Energie u und des spezifischen Volumens v
angeben.

( , )s s u v=

Es ist ungewohnt, eine energetische Zustandsgröße als eine Funktion der spezifischen inneren Energie zu definieren.
Bisher gab man die Zustandsgröße als eine Funktion der Wertepaare T, p, oder T,v an. Die aus dem zweiten Hauptsatz
folgende Funktion s(u,v) enthält die vollständige Information aller thermodynamischen Eigenschaften einer Phase, für die
man sonst drei Gleichungen benötigt: die thermische Zustandsgleichung p(T,v), die energetische Zustandsgleichung u(T,v)
und die Entropie-Zustandsgleichung s(T,v). Eine Gleichung zwischen einem Satz von drei Zustandsgleichungen, hier s, u
und v, nennt man nach Max Planck kanonische Zustandsgleichung oder Fundamentalgleichung des Systems. Aus Gl.
(4.25) erhält man:

( / ) 1/vs u T∂ ∂ =

Umgeformt und mit Gl. (4.26) ergibt sich:

( , ) ( / )vT T s v u s= = ∂ ∂

( , ) ( / )sp p s v u v= = − ∂ ∂

Für die Berechnung der energetischen Zustandsgrößen haben sich die Zustandsgrößen Helmholtz-Funktion (freie innere
Energie) f(T,v)

( , )f f T v u T s= = − ⋅

und die Gibbs-Funktion (freie Enthalpie)

( , )g f T p h T s= = − ⋅

 als brauchbar erwiesen.
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Aus Messungen der Zustandsgrößen spezifisches Volumen und Schallgeschwindigkeit können die beiden Funktionen
mathematisch erfasst und aus ihnen die thermischen, energetischen und Entropie-Zustandsgrößen durch einfaches Diffe-
renzieren hergeleitet werden (s. Tabelle 4.1). Außerdem ist die Berechnung der Schallgeschwindigkeit und Oberflächen-
spannung möglich.

Tabelle 4.1: Helmholtz- und Gibbs-Funktion mit ihren Ableitungen
 Helmholtz-Funktion  Gibbs-Funktion

Definition ( , )f f T v u T s= = − ⋅ ( , )g f T p h T s= = − ⋅
Differential d d df s T p v= − ⋅ − ⋅ d d dg s T v p= − ⋅ + ⋅
Zustands- ( , ) ( / )vs T v f T= − ∂ ∂ ( , ) ( / )ps T p g T= − ∂ ∂
gleichungen ( , ) ( / )Tp T v f v= − ∂ ∂ ( , ) ( / )Tv T p g p= ∂ ∂

( , ) ( / )vu T v f T f T= − ⋅ ∂ ∂ ( , ) ( / ) ph T p g T g T= − ⋅ ∂ ∂
spezifische ( , ) ( / )v vc T v u T= ∂ ∂ ( , ) ( / )p pc T v h T= ∂ ∂
Wärmekapazität               2 2( / )vT f T= − ⋅ ∂ ∂               2 2( / ) pT g T= − ⋅ ∂ ∂

Schallgeschwindigkeit

0,52 2

2

22 2 2

2 2

( , ) T p

T p

g g
p T

w p T
g g g

p T p T

   ∂ ∂ ⋅  ∂ ∂    
=  

      ∂ ∂ ∂− ⋅      ∂ ⋅∂ ∂ ∂       

Die in der Tabelle aufgeführten Gleichungen verwendet man bei der Entwicklung von Stoffwertprogrammen.

4.9 Entropiediagramme

Entropiediagramme sind sinnvolle Hilfsmittel, um Prozesse graphisch darzustellen und zu analysieren. Das noch zu bespre-
chende Mollier-h,s-Diagramm für Wasserdampf war bis in die 70er Jahre des vorigen Jh. das Arbeitsmittel schlechthin für
Ingenieure bei der Berechnung von Dampfmaschinen und Dampfturbinen. Durch neue Computerprogramme hat es als
Rechenhilfe an Bedeutung verloren, wird aber zur Veranschaulichung von Prozessen noch immer häufig genommen.

4.9.1 Temperatur-Entropie-Diagramm (T,s-Diagramm)

Das T,s-Diagramm hat die Temperatur als Ordinate und die Entropie als Abszisse. Bild 4.12 zeigt das T,s-Diagramm des
Wassers und Wasserdampfes als Beispiel für die fluide Phase eines reinen Stoffes.

Bild 4.12: T,s-Diagramm des Wassers (Quelle: Fachhochschule Zittau/Görlitz)
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Im T,s-Diagramm können die Isobaren, Isochoren und Dampfgehaltslinien eingezeichnet werden, wobei die Isochoren
des Dampfes steiler als die Isobaren sind. Die Gründe dafür werden bei den Diagrammen der idealen Gase besprochen. Die
Isobaren der flüssigen Phase liegen so nahe an der Sättigungslinie, dass sie nicht sichtbar sind.

Das T,s-Diagramm ist auch zur Darstellung der transferierten Wärme und Dissipationsenergie eines Prozesses geeignet
(Bild 4.13).

Aus der Definition der Entropie nach Gl. (4.22) erhält man:

2

12 12
1

dq j T s+ = ⋅∫ (4.48)

Die Fläche unterhalb der Zustandsänderungslinie im T,s-Diagramm stellt die transferierte Wärme und Dissipations-
energie des Prozesses dar.

q +

1s

T

T

1

δ

ds 2s s

+ jq
1212 1212

δj

2

Bild 4.13: Transferierte Wärme und Dissipationsenergie im T,s-Diagramm

Die integrierte Fläche besteht aus der zu- oder abgeführten Wärme und Dissipationsarbeit. Das Diagramm kann keinen
Aufschluss darüber geben, welcher Anteil aus dem Wärmetransfer und welcher aus der Dissipationsarbeit resultiert.

Die Fläche unterhalb der Zustandsänderungslinie im T,s-Diagramm stellt die transferierte Wärme und Dissipations-
energie des Prozesses dar, wobei der Anteil der Dissipationsarbeit (Dissipationsenergie) ist stets positiv ist.

Verläuft die Prozesslinie nach rechts, kann die Fläche aus Dissipationsarbeit und zu- oder abgeführter Wärme bestehen.
Wird dabei Wärme abgeführt, ist ihr Betrag kleiner als der der inneren Dissipation.

Verläuft der Prozess nach links, kann die Fläche aus Dissipationsarbeit und abgeführter Wärme bestehen. Der Betrag der
abgeführten Wärme ist in diesem Fall größer als der der inneren Dissipation.

4.9.2 Mollier-h,s-Diagramm des Wassers

Bild 4.14 zeigt das Mollier-h,s-Diagramm für Wasser, welches seit vielen Generationen von Ingenieuren für die Auslegung
von Dampfmaschinen und Dampfturbinen verwendet wird. Ein ähnliches Diagramm kann für alle reinen Stoffe erstellt
werden. Für die Auslegung von Dampfmaschinenprozessen ist nur der grau markierte Bereich interessant. Ein detaillierte-
res Diagramm dieses Bereichs ist im Anhang B2 zu finden. Es kann mit dem File "hsDiagramm.pdf" auch in  größeren For-
maten ausgedruckt oder kostenlos bei der Fa. Siemens angefordert werden.

Im Diagramm sind die Isothermen, Isochoren und Isobaren eingezeichnet. Unterhalb der Sättigungslinie befindet sich das
Nassdampfgebiet. Die Isothermen sind nur bis zur Sättigungslinie eingetragen. Im Nassdampfgebiet verlaufen sie parallel
zur entsprechenden Isobare. In den Gebieten, in denen die Isothermen waagerecht verlaufen, hängt die Enthalpie nur noch
von der Temperatur ab; Dampf kann als ideales Gas behandelt werden.



126 4 Zweiter Hauptsatz der Thermodynamik

Bild 4.14: Mollier-h,s-Diagramm des Wassers (Quelle: Fachhochschule Zittau/Görlitz)

BEISPIEL 4.7: Dampfturbinenprozess im Mollier-h,s-Diagramm

In einer Dampfturbine wird Dampf adiabat von 540 °C Temperatur und 16 MPa Druck auf 10 kPa Druck entspannt, wobei
10 % des isentropen Enthalpiegefälles dissipiert. Der Massenstrom des Dampfes beträgt 20 kg/s.
Bestimmen Sie die innere Leistung der Turbine.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Turbine ist ein offenes System.
• Die Expansion verläuft stationär.
• Die Dissipation wird durch eine 10 %ige Verringerung  des Enthalpiegefälles berücksichtigt.

Analyse

Den Zustand des Dampfes am Eintritt der Turbine bezeichnen wir mit 1, jenen am Austritt mit 2. Aus dem h,s-Diagramm
können die Enthalpie und Entropie des Dampfes abgelesen werden. Der Druck beträgt 160 bar, die Temperatur 540 °C.

h1(160 bar, 540 °C) = 3 410 kJ/kg
s1(160 bar, 540 °C) = 6,45 kJ/(kg K)

1

2

P



4 Zweiter Hauptsatz der Thermodynamik 127

Bei der isentropen Expansion von 16 MPa auf 10 kPa lässt sich die Enthalpie h2s aus dem h,s-
Diagramm bei 0,1 bar Druck und bei der Entropie von 6,45 kJ/(kg K) ablesen.

h2s(0,1 bar, 6,45 J/(kg K)) = 2 042 kJ/kg

Das isentrope Enthalpiegefälle beträgt ∆hs = h1 – h2s = 1 368 kJ/kg, wobei real nur 90 % erreicht
werden.

∆h = 0,9 . ∆hs = 1 231,2 kJ/kg

Für die Enthalpie nach der Expansion erhält man: h2 = h1 – ∆h = 2 178,8 kJ/kg.
Der Zustandspunkt 2 kann im Diagramm als Schnittpunkt der Enthalpielinie bei 2 179 kJ/kg und

der Drucklinie 0,1 bar eingezeichnet werden.
Die technische Leistung der Turbine beträgt:

2 1
kg kJ( ) 20 ( 1231,2)
s kgtP m h h= ⋅ − = ⋅ ⋅ − ⋅ = −24,624  MW

Diskussion

Das Mollier-h,s-Diagramm ist ein ausgezeichnetes Werkzeug, um Enthalpie- und Entropiewerte direkt abzulesen. Das
isentrope Enthalpiegefälle ist einfach bestimmbar. Der Einfluss dissipativer Effekte (Strömungsverluste) wird unmittelbar
durch Entropiezunahme sichtbar. Weitere Beispiele zur Benutzung des h,s-Diagramms findet man im Kapitel 7.

4.9.3 T,s-Diagramm idealer Gase

Die Entropieänderungen idealer Gase sind durch die Gln. (4.33) oder (4.34) gegeben. Zur Konstruktion eines T,s-Dia-
gramms benötigt man die Temperatur als eine Funktion der Entropie. Die in den Gln. (4.33) und (4.34) verwendeten Tem-
peraturen T1, Drücke p1 und spezifischen Volumina v1 werden durch Referenzwerte  T0,  p0 und v0, bei denen die Entropie
den Wert null hat, ersetzt. Beim Druck p = p0 erhält man für die Isobare:

pc
s

eTT ⋅= 0 (4.49)
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1 0
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h = T c     Tpm
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Bild 4.15: T,s-Diagramm für Luft als ideales Gas

Bei dem spezifischen Volumen v = v0 erhält man für die Isochore:

vc
s

eTT ⋅= 0 (4.50)
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Die Isochoren und Isobaren sind jeweils kongruente Kurven.

Bild 4.15 zeigt im T,s-Diagramm die Isochoren und Isobaren für den Druck p0 und das spezifische Volumen v0. Isochoren
und Isobaren für andere Drücke können mit den Gln. (4.33) und (4.34) berechnet werden und sind im Diagramm eingetra-
gen. Die Isochoren verschieben sich im Diagramm um den Wert R . ln(v / v0) parallel, was für alle Temperaturen gilt. Die
Isochore ist um diesen Betrag nach rechts oder links verschoben. Bei den Isobaren erfolgt die Verschiebung um den Betrag
–R . ln(p / p0).

Das T,s-Diagramm erlaubt die Illustration der Prozesse mit idealen Gasen, weil dort die Änderung der Zustandsgrößen
innere Energie und Enthalpie, die Volumen- und Druckänderungsarbeit, die Dissipationsarbeit und die zu- oder abgeführte
Wärme dargestellt werden können.

Bei einer isochoren und reibungsfreien Zustandsänderung zwischen zwei Temperaturen verläuft die Zustandsänderung
entlang der Isochoren. Die Fläche unterhalb der Prozesslinie stellt q12 dar. Die Energiebilanzgleichung für diesen Prozess
ist:

121212 uuwq V −=+

Da die Volumenänderungsarbeit bei der isochoren Zustandsänderung null ist, entspricht die Fläche der Änderung der
inneren Energie (s. Bild 4.16).

Wegen Kongruenz der Isochoren liefert die Fläche zwischen zwei Temperaturen unter jeder beliebigen Isochore die
gleiche Änderung der inneren Energie.

Analog ist die Bilanzgleichung für die isobare Zustandsänderung.

121212 hhwq p −=+

Da die Druckänderungsarbeit null ist, entspricht bei einer isobaren und reibungsfreien Zustandsänderung zwischen zwei
Temperaturen die Fläche unterhalb der Isobaren der Änderung der Enthalpie (s. Bild 4.16).

0
0

1T
1

u  - u2 1

2T

T

2

h  - h2 1

1

s

p

2

v

Bild 4.16: Änderung der Enthalpie und inneren Energie im T,s-Diagramm

Wegen Kongruenz der Isobaren liefert die Fläche zwischen zwei Temperaturen unter jeder beliebigen Isobare die
gleiche Änderung der Enthalpie.

Bild 4.16 zeigt die Änderung der Enthalpie und die der inneren Energie zwischen zwei Temperaturen.

4.10 Isentrope Zustandsänderungen

Isentrope Zustandsänderungen zeichnen sich dadurch aus, dass keine inneren Irreversibilitäten im Prozess auftreten und
der Vorgang adiabat ist. Gemäß Definition der Entropie kann die Entropieänderung im Prozess auch dann null werden,
wenn die abgeführte Wärme gleich der Dissipationsenergie ist. In diesem Fall treten im Prozess Irreversibilitäten auf.

Ein Prozess ist dann und nur dann reversibel, wenn er ohne Dissipation und ohne Wärmeaustausch bei einer Tempe-
raturdifferenz abläuft.

Bei isentropen Prozessen gilt: δq = 0 und δj = 0. Damit liefert der erste Hauptsatz nach den Gln. (3.41) und (3.42):
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d du p v= − ⋅

d dh v p= ⋅ (4.51)

Bei einer isentropen Zustandsänderung ist die Volumenänderungsarbeit gleich der Änderung der inneren Energie
und die Druckänderungsarbeit gleich der Änderung der Enthalpie.

4.11 Isentrope Zustandsänderung idealer Gase

Wie in Kapitel 2 gezeigt wurde, ist die Änderung der inneren Energie und Enthalpie idealer Gase nur von der Temperatur
abhängig.

d dvu c T= ⋅

d dph c T= ⋅ (4.52)

Gleichung (4.51) in Gl. (4.52) eingesetzt, ergibt:

d dvp v c T− ⋅ = ⋅

d dpv p c T⋅ = ⋅ (4.53)

Beide Gleichungen miteinander dividiert und nach den Variablen separiert, ergeben:

d dp

v

cp v
p c v

= − ⋅ (4.54)

Unter der Voraussetzung, dass cp/cv konstant ist oder zumindest mit einem konstanten Mittelwert gerechnet werden kann,
ist Gl. (4.54) integrierbar und ergibt:

v

p
c
c

v
v

p
p









=

2

1

1

2 (4.55)

Dem Verhältnis der spezifischen Wärmekapazitäten bei konstantem Druck und konstantem Volumen wird das Symbol κ
zugewiesen:

p p

v v

c c
c c

κ κ= = (4.56)

Gleichung (4.55) gilt für jede beliebige Änderung von p und v. Damit erhält man für die isentrope Zustandsänderung
idealer Gase:

konstant=⋅ κvp (4.57)

Die Größe κ wird als Isentropenexponent (specific heat relations) bezeichnet.
Mit Gl. (4.57) kann die Änderung des Druckes als Funktion des spezifischen Volumens oder die Änderung des spezifi-

schen Volumens als Funktion des Druckes bei einer isentropen Zustandsänderung angegeben werden. Mit der Idealgas-
gleichung ist, wenn Druck und spezifisches Volumen bekannt sind, die Änderung der Temperatur berechenbar.Vielfach ist
es wünschenswert und sinnvoll, die Änderung der Temperatur nicht über den Umweg der idealen Gasgleichung zu bestim-
men, sondern mit entsprechend umgeformten Gleichungen. In den nachstehenden Gleichungen sind die Zusammenhänge
der thermischen Zustandsgrößen bei einer isentropen Zustandsänderung aufgelistet.

2 1
1 1 2 2

1 2
konst.

p vp v p v p v
p v

κ
κ κ κ  

⋅ = ⋅ = ⋅ = = 
 

(4.58)

1
1 1 1 2 1

1 1 2 2
1 2

konst.
T vT v T v T v
T v

κ
κ κ κ

−
− − −  

⋅ = ⋅ = ⋅ = = 
 

(4.59)
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1

1 2 2 2
1 1 1

1 11 2
konst.

T T T pT
T pp p p

κ
κ κ κ κ

κ κ κ

−

− − −

 
= = = = 

 
(4.60)

Bei der isentropen Zustandsänderung bestimmt man die spezifische Volumenänderungs- und Druckänderungsarbeit
durch Integration der Gl. (4.51):

12 2 1 2 1( )V vw u u c T T= − = ⋅ − (4.61)

12 2 1 2 1( )p pw h h c T T= − = ⋅ − (4.62)

Je nach Problemstellung ist nicht die Änderung der Temperatur, sondern die des Druckes oder Volumens bekannt. Mit
den Gln. (4.56) und (4.59) kann die Temperatur ersetzt werden. Daraus ergeben sich verschiedene Darstellungen für die
Berechnung der spezifischen Volumenänderungsarbeit und spezifischen Druckänderungsarbeit.

11
2 1 2

12 1 1 1
1 2 1

1 1 1V v v v
T v pw c T c T c T
T v p

κκ
κ
−−          = ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ −                

(4.63)

11
2 1 2

12 1 1 1
1 2 1

1 1 1p p p p
T v pw c T c T c T
T v p

κκ
κ
−−          = ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ −                

(4.64)

Unter Benutzung der in Kap. 2 gegebenen Beziehungen zwischen den spezifischen Wärmekapazitäten, der Gaskonstante
und dem Isentropenexponenten und unter Verwendung dimensionsloser Verhältnisse der thermischen Zustandsgrößen
können die Gln. (4.63) und (4.64) umgeschrieben werden.

2 2 2

1 1 11 1p v
p V TR R p Vc c m

R T p V T
κ π ε τ
κ κ

⋅ ⋅= = = = = =
− − ⋅

1
11 1 1 1 1 1

12 ( 1) ( 1) 1
1 1 1V

p V p V p V
W

κ
κ κτ ε π

κ κ κ

−
−

 ⋅ ⋅ ⋅  = ⋅ − = ⋅ − = ⋅ −
 − − −  

(4.65)

( ) ( )
1

11 1 1 1 1 1
12 1 1 1

1 1 1p
p V p V p V

W
κ

κ κκ κ κτ ε π
κ κ κ

−
−

 ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅  = ⋅ − = ⋅ − = ⋅ −
 − − −  

(4.66)

Die mittleren spezifischen Wärmekapazitäten und der Isentropenexponent sind temperaturabhängig und deshalb bei der
isentropen Zustandsänderung nur dann bekannt, wenn die Temperaturänderung vorgegeben ist. Daher muss bei gegebenem
Kompressionsverhältnis ε oder Druckverhältnis π die Temperaturänderung bestimmt werden, um die mittleren Stoffwerte
berechnen zu können. Dies erfolgt mit entsprechenden Computerprogrammen iterativ oder mit Hilfe der Tabellen A7 und
A13. Das Verfahren ist bereits unter Abschnitt 4.2.2 beschrieben. Hier wird nochmals auf die Berechnung hingewiesen.

Bei bekanntem Druckverhältnis π = p2/p1 gilt nach Tabelle A7 und A13:

)ln()()( 1020 πϑϑ ⋅+= Rss (4.67)

Bei gegebener Temperatur T1 kann aus Tabelle A14 s0(ϑ1) bestimmt und s0(ϑ 2) mit Gl. (4.67) berechnet werden. Die
Temperatur ϑ2 wird aus der Tabelle invers interpoliert. Ist das Kompressionsverhältnis ε = V1/V2 gegeben, kann die
Temperaturänderung aus Tabelle A14 iterativ ermittelt werden. Hier gilt:

)ln()()( 2020 ετϑϑ ⋅⋅+= Rss (4.68)

Mit einem angenommenen Temperaturverhältnis von τ = T2/T1 können s0(ϑ2) und die Temperatur ϑ2 bestimmt werden.
Mit dieser Temperatur bildet man das Temperaturverhältnis neu (Vorsicht, die absolute Temperatur verwenden!) und s0(ϑ 2)
wird neu berechnet. Der Vorgang ist zu wiederholen, bis die erforderliche Genauigkeit erreicht ist.
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BEISPIEL 4.8: Isentrope Verdichtung von Luft in einem Kolbenkompressor

Mit einem Kompressor wird 0,1 kg/s Luft von 0,98  bar Druck und 20 °C Temperatur isentrop auf 3 bar verdichtet. Die
Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar. Berechnen Sie die Temperatur der Luft nach der
Verdichtung, die an der Luft geleistete Druckänderungsarbeit und die Leistung.

Lösung

Schema

Annahmen

• Es handelt sich um ein offenes System.
• Die Zustandsänderung erfolgt isentrop.
• Der Vorgang ist stationär.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie wird vernachlässigt.

Analyse

Das Druckverhältnis π und die Eintrittstemperatur T1 sind gegeben. Aus Tabelle A7 entnimmt man:

s0(20 °C) = 0,2329 kJ/(kg K)

Mit Gl. (4.67) kann s0(ϑ2) berechnet werden.

0 2 0 1( ) ( ) ln( ) 0,5541  kJ/(kgK)s s Rϑ ϑ π= + ⋅ =

Für die inverse Interpolation erhalten wir aus Tabelle A14 folgende Werte:

s0(100 °C) = 0,4759 kJ/(kg K)          s0(150 °C) = 0,6033 kJ/(kg K)

Die Temperatur ϑ2 berechnet sich damit als:

C  130,7 °=⋅
°−°

°−
+°= K 50

C) (100C) (150
C) (100)(

C 100
00

020
2 ss

ss ϑϑ

Aus Tabelle A7 erhält man für die Enthalpien:

h2 = 13,985 kJ/kg und h1 = 20,084 kJ/kg

Die Leistung ist mit der Energiebilanzgleichung zu berechnen:

2 1( ) 0,1 kg/s (13,985 20,048) kJ/kgtP m h h= ⋅ − = ⋅ ⋅ − ⋅ =11,16 kW

Diskussion

Das Beispiel zeigt sehr schön die Temperaturberechnung mit Hilfe der Tabelle A7. Das iterative Verfahren mit einem
angenommenen cp-Wert benötigt für das gleiche Ergebnis sechs bis sieben Iterationen.

BEISPIEL 4.9: Isentrope Ausströmung

In einem langen Rohr mit A1 = 10 cm2 Querschnitt, das mit Luft gefüllt ist, wird zur Zeit t = 0 ein reibungsfrei gleitender
Kolben mit c1 = 20 m/s Geschwindigkeit in Bewegung gesetzt. Am Ende des Rohres ist eine Düse mit einem Querschnitt
von A2 = 2 cm2. Bevor der Kolben in Bewegung gesetzt wurde, waren der Druck und die Temperatur im Rohr gleich wie in
der Umgebung. Der Umgebungsdruck ist 0,98 bar und die Umgebungstemperatur 20 °C. Die Strömung erfolgt reibungsfrei
und adiabat, damit isentrop. Am Austritt der Düse ist der Druck gleich dem Umgebungsdruck. Das Beispiel kann mit kons-
tanten Stoffwerten berechnet werden (κ = 1,4).

Bestimmen Sie den Druck und die Temperatur im Rohr.

Systemgrenze

m

1
.

2

P
Motor
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Lösung

Schema

Annahmen

• Die Zustandsänderung kann mit konstanten Stoffwerten gerechnet werden.
• Die Systemgrenzen sind wie im Schema dargestellt.
• Die Zustandsänderung erfolgt stationär und isentrop.
• Die Zustandsänderung ist quasistatisch.

Analyse

Für die Zustandsänderung von 1 nach 2 gilt die Energiebilanzgleichung (3.38) für offene Systeme:

2 2
12 12 2 1 2 1 2 1

1 ( ) ( )
2Nq w h h c c g z z+ = − + ⋅ − + ⋅ −

Da das System adiabat ist und ihm über die Systemgrenze keine Arbeit zugeführt wird, ist die linke Seite der Gleichung
wie auch die Änderung der potentiellen Energie gleich null.

)(
2
10 2

1
2
212 cchh −⋅+−=                  2 2

1 2 1 2 2 1
1( ) ( )
2ph h c T T c c− = ⋅ − = ⋅ −

Die Geschwindigkeit c2 kann mit Hilfe der Kontinuitätsgleichung durch die Geschwindigkeit c1 ersetzt werden.
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In dieser Gleichung sind p1, T1 und T2 unbekannt. Da die Zustandsänderung isentrop ist, kann die Beziehung zwischen p
und T eingesetzt werden.
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In dem Moment, in dem der Kolben in Bewegung gesetzt wird, erfolgt die Zustandsänderung adiabat und reibungsfrei,
also isentrop. Damit besteht zwischen den Anfangszuständen und dem Zustand, bei dem sich der Kolben in Bewegung be-
findet, folgender Zusammenhang:
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 
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 

Da der Druck p2 gleich dem Umgebungsdruck ist, erhält man für das Druckverhältnis:
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       − = ⋅ ⋅ −       ⋅ ⋅           

Die Gleichung kann nach dem Druckverhältnis p1/pU aufgelöst werden. Zur Vereinfachng ersetzt man p1/pU durch π. Mit
den gegebenen Zahlenwerten für cp und κ erhalten wir folgende Gleichung:
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0,4 22
21,4 1,4201 5 1

2 1 005,5 293,15
π π

 
− = ⋅ ⋅ −  ⋅ ⋅  

 mit der Lösung p = p1/pU = 1,0639

p1 = 1,043 bar                     T1 = 298,38 K

Diskussion

Die hier besprochene Zustandsänderung entspricht der Ausströmung aus einer Düse. Die errechneten Werte geben Mess-
ergebnisse in Düsen mit strömungsgünstigen Formen, in denen die Strömung beinahe reibungsfrei verläuft, sehr gut
wieder.

BEISPIEL 4.10: Carnot-Prozess

Der Carnot-Prozess wird hier für ein Gas, das sich mit der Temperatur T1 und dem Druck p1 in einem mit Kolben abge-
schlossenen Zylinder befindet, untersucht. Zunächst wird das Gas isotherm auf den Druck p2 komprimiert. Dabei gibt es bei
unendlich kleiner Temperaturdifferenz an eine Senke Wärme ab. Das Gas wird weiter isentrop auf den Druck p3 kompri-
miert. Danach erfolgt die isotherme Expansion auf den Druck p4. Dabei nimmt das Gas bei unendlich kleiner Temperatur-
differenz von einer Quelle Wärme auf. Zuletzt wird das Gas isentrop auf den Anfangszustand expandiert.

a) Zeichnen Sie den Prozess schematisch in das T,s- und p,v-Diagramm ein.
b) Bestimmen Sie den Wirkungsgrad des Prozesses und die Entropieänderung des Gesamtprozesses.

Lösung

Schema

Annahmen

• Alle Zustandsänderungen verlaufen reibungsfrei.
• Die Wärmetransfers erfolgen bei unendlich kleinen Temperaturdifferenzen.
• Das Gas im Zylinder ist ein ideales Gas mit konstanten Stoffwerten.

Analyse

Im T,s-Diagramm kann man nur die spezifischen, auf die Masse bezogenen Größen eintragen. Eine geschlossene Fläche
im p,V-Diagramm ist die technische Arbeit Wt12. Sie wurde als schraffierte Fläche im rechten Diagramm unten dargestellt.
Definitionsgemäß ist sie die Volumenänderungsarbeit, die beim Kreisprozess auch der Druckänderungsarbeit entspricht.

Bei der isothermen Zustandsänderung von 1 nach 2 muss vom System bei Temperatur Tk die Wärme qab an das kalte
Reservoir abgeführt werden, damit sich die Temperatur des Gases bei der Kompression nicht erhöht. Die Entropieänderung
ist:
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Die Zustandsänderung von 2 nach 3 erfolgt adiabat und reibungsfrei, also isentrop. Die Entropie s3 ist damit gleich der
Entropie s2. Die Zustandsänderung von 4 nach 1 erfolgt ebenfalls isentrop. Damit gilt: s4 = s1. Daher muss die isotherme Zu-
standsänderung von 3 nach 4 so erfolgen, dass die Entropie s4 gleich groß wie die Entropie s1 wird. Die isentrope Expansion
des Gases bedingt, dass Wärme zugeführt wird. Die Entropieänderungen sind:

2134 ss
T
qss

w

zu −==−

Unter diesen Bedingungen besteht zwischen der ab- und zugeführten Wärme folgender Zusammenhang:
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Die spezifische effektive Arbeit ist:
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Der Wirkungsgrad des Prozesses ist der Betrag der Arbeit, geteilt durch die zugeführte Wärme:
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Die Entropieänderung des Gesamtprozesses ist die Summe der Entropieänderungen der Einzelprozesse.
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Diskussion

Der Carnot-Prozess ist ein Kreisprozess, bei dem die Wärmetransfers bei unendlich kleiner Temperaturdifferenz und
adiabate Zustandsänderungen isentrop erfolgen. Die Entropieänderung ist während der Wärmezufuhr entgegengesetzt
gleich groß wie bei der Wärmeabfuhr vom warmen Reservoir. Da sie bei der gleichen Temperatur stattfinden, heben sich
die Entropieänderungen auf. Das Gleiche gilt bei der Wärmeabfuhr zum kalten Reservoir. Dadurch ist der Gesamtprozess
isentrop bzw. reversibel. Die Fläche, die von der Prozesslinie im T,s-Diagramm eingeschlossen wird, ist die spezifische
Arbeit des Kreisprozesses. Sie entspricht der spezifischen Volumenänderungsarbeit des Prozesses.

4.12 Entropiebilanzgleichungen

Im ersten Hauptsatz der Thermodynamik werden in den Bilanzgleichungen die zu- und abgeführten Energien und die
Änderung der Zustandsgrößen miteinander verglichen. Die Wärme wird als eine der Arbeit gleichwertige Energie behan-
delt. Mit Hilfe der Aussagen des zweiten Hauptsatzes kann für jeden Prozess eine Entropiebilanzgleichung aufgestellt
werden. Dies geschieht nachfolgend getrennt für geschlossene und offene Systeme. In geschlossenen Systemen findet im
Gegensatz zu offenen kein Entropietransfer durch Massentransport statt.
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4.12.1 Entropiebilanzgleichungen für geschlossene Systeme

Im Zeitraum dt ändert sich die Entropie eines geschlossenen Systems um dS. In dieser Zeit wird dem System die Wärme δQ
zu- oder abgeführt und durch Irreversibilitäten entsteht Dissipationsenergie δJ. Nach Gl. (4.23) ist die Entropieänderung:

δ δd Q JS
T T

= + (4.69)

Diese Entropieänderung des Systems setzt sich aus dem durch Wärmeübertragung verursachten Entropietransport und
aus der durch Dissipation verursachten Entropieproduktion zusammen.

Die durch Wärme transportierte Entropie beträgt:

d ( ) dQ QS S t t= ⋅

Die durch Irreversibilitäten verursachte Entropieproduktion ist:

d ( ) dirr irrS S t t= ⋅

Mit dieser Definition erhalten wir zwei zeitabhängige Prozessgrößen: den Entropietransportstrom QS und die Entropie-
produktionsrate irrS . Die Wärme δQ und die mit ihr über die Systemgrenze transportierte Entropie dS sind über die thermo-
dynamische Temperatur T miteinander verknüpft.

δ d QQ T S= ⋅

Der Wärmestrom ist die pro Zeiteinheit übertragene Wärme und wird definiert als:

δ( )
d
QQ t
t

=

Der mit allen über die Systemgrenze transferierten Wärmeströmen berechneter Entropiestrom ist:

∑=
i

i
Q T

tQtS )()(

Dabei ist T die thermodynamische Temperatur, bei der an der Systemgrenze Wärme übertragen wird.
Entropie kann allenfalls durch Wärme oder einen Wärmestrom über eine Systemgrenze transportiert werden. Die über

eine Systemgrenze transferierte mechanische Arbeit wird nie von einem Entropietransport begleitet.

Der Energietransport in Form von Wärme bedeutet Transport der Entropie von einem zu einem anderen System. Der
Energietransport über die Systemgrenze in Form von Arbeit erfolgt ohne Transport der Entropie.

Systeminterne Irreversibilitäten wie Dissipation, Temperaturausgleichsvorgänge, Mischungseffekte usw. haben eine
Entropiezunahme des Systems zur Folge, die durch den Term irrS  erfasst wird.

Die mit der Wärme transportierte Entropie kann, je nach Richtung des Wärmestroms, positiv oder negativ sein. Ihre Grö-
ße wird nur von der Größe des Wärmestroms und thermodynamischen Temperatur bestimmt, sie ist also keinerlei Be-
schränkungen unterworfen. Die von systeminternen Irreversibilitäten erzeugte Entropieproduktion kann jedoch nur positiv
sein.

dSirr = 0 irrS = 0 bei reversiblen Prozessen

dSirr > 0 irrS > 0 bei irreversiblen Prozessen

Die Bilanzgleichungen für geschlossene Systeme lauten:
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Bild 4.17 veranschaulicht den Entropietransport über die Systemgrenzen eines geschlossenen Systems. Dem mit einem
Fluid (Gas oder Flüssigkeit) gefüllten Behälter konstanten Volumens wird aus einem Reservoir die Wärme Qzu zugeführt.

Grenze des kombinierten Systems

Behälter

TQu

Grenze Quelle

grenze

Wt

System-Qzu

thermisches Reservoir

TQu

Wärmequelle

Bild 4.17: Zur Erklärung des Entropietransports

Die technische Arbeit Wt wird vom Rührwerk zum Fluid geliefert. Die Temperatur im System, bei der die Wärmezufuhr
erfolgt, ist dabei gleich der des Reservoirs.

Die Energiebilanzgleichung des Systems „Behälter“ ist:

1212 tzu WQUU +=−

Vom Standpunkt eines „inneren Beobachters“ lautet sie:

121212 JWQUU Vzu ++=−

Da die Volumenänderungsarbeit gleich null ist, wird die von außen zugeführte effektive Arbeit vollständig in Dissipa-
tionsenergie umgewandelt.

Die Entropieänderung des kombinierten Systems aus dem System „Behälter“ und Reservoir kann mit der Clausius-
Ungleichung erfasst werden:

d 0i i
irr

i i

Q J
S

T T
δ δ

= + ≥∑ ∑ (4.71)

Analog dazu gelten für die Entropietransportströme und Entropieproduktionsströme:

0i i
irr

i i

Q JS
T T

= + ≥∑ ∑ (4.72)

Bei dieser Formulierung sind alle an einem Prozess beteiligten Systeme berücksichtigt und damit auch die Entropie-
produktion, die durch Irreversibilitäten des Wärmeübergangs verursacht wird.

Die Analyse des Systems in Bild 4.17 ergibt hier:

2 2
12

Re
1 1

zu zu
tot s Sys

Qu Qu Qu

Q Q JJ JS S S
T T T T T

δ δ∆ = ∆ + ∆ = − + + = =∫ ∫ (4.73)

Da in diesem speziellen Fall der Wärmeübergang reversibel erfolgte, wurde die gesamte Entropieproduktion durch die
vollständige Dissipation der zugeführten Wellenarbeit verursacht.



4 Zweiter Hauptsatz der Thermodynamik 137

4.12.2 Irreversibilität des Wärmeübergangs

Nach den Gesetzmäßigkeiten der Wärmeübertragung muss für den Wärmetransfer von einem auf einen anderen Körper
eine Temperaturdifferenz bestehen. Der im Gedankenmodell angenommene isentrope Wärmetransfer ist bei unendlich
kleiner Temperaturdifferenz unmöglich.

thermisches Reservoir

thermisches Reservoir
Wärmequelle

Wärmesenke

Systemgrenze

System B

System A

thermisches Reservoir
Wärmequelle

QuT

QuT

Q

TSe

.

grenze

Gesamt-
adiabates

system

System-

Bild 4.18: Darstellung des Wärmeaustausches zwischen zwei Reservoiren

In Bild 4.18 wird das System A als warmes Reservoir (Wärmequelle) mit der Temperatur TQu und System B als kaltes Re-
servoir (Wärmesenke) der Temperatur TSe dargestellt. Aus dem warmen Reservoir strömt der konstante Wärmestrom Q
zum kalten Reservoir. Die beiden Reservoire sind so groß, dass ihre Temperaturen durch den Wärmestrom unverändert
bleiben.

Beide Reservoire stellen zusammengenommen ein adiabates Gesamtsystem dar, aus dem oder zu dem kein Wärmetrans-
fer stattfindet.

Der Wärmestrom verlässt System A und ist daher für System A negativ. Er führt System B Wärme zu und ist daher im
System B positiv.

Die Entropiebilanzgleichung für System A:

d
d A

QuA

QS S
t T

  = = − 
 

Die Entropiebilanzgleichung für System B:

d
d B

SeB

QS S
t T

  = = 
 

Die Entropiebilanzgleichung für das Gesamtsystem:

   
d 1 1
d irr

Se QuGesamtsystem

S S Q
t T T

   = = ⋅ −       

Da die Temperatur des kalten Reservoirs TSe kleiner als die des warmen TQu ist, wird der Entropieproduktionsstrom des
Gesamtsystems positiv. Die Temperaturdifferenz bewirkt, dass die Wärmeübertragung irreversibel ist. Durch die tiefere
Temperatur des kalten Reservoirs wird dort der positive Entropietransportstrom größer als der negative des warmen Reser-
voirs (Bild 4.19).
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Bild 4.19: Zur Erklärung der Irreversibilität der Wärmeübertragung
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Der Entropietransportstrom ist im System B um irrS  erhöht.

           
Se

irrAB T
QSSS =+=

Setzt man die Temperaturdifferenz zwischen dem warmen und kalten Reservoir mit ∆T ein, erhält man für die Irreversi-
bilität der Wärmeübertragung:

2
Qu Se

irr
Qu Se Se Se

T T TS Q Q
T T T T T

− ∆= ⋅ = ⋅
⋅ + ⋅∆

Bei der Wärmeübertragung durch Konvektion verhält sich der Wärmestrom in etwa proportional zur Temperaturdiffe-
renz.

~Q T∆

Wenn die Temperaturdifferenz viel kleiner als die Temperatur des kalten Reservoirs ist, gilt für den Entropieprodukti-
onsstrom:

2~irrS T∆

Wärmeübertragung mit endlicher Temperaturdifferenz ist desto „schädlicher“, je größer die Temperaturdifferenz und je
tiefer das Temperaturniveau ist.

4.12.3 Entropiebilanz für offene Systeme

In einem offenen System (Kontrollraum) erfolgt mit dem Stofftransport auch ein Entropietransport über die Systemgren-
zen. Analog wie bei der Aufstellung der Energiebilanzgleichung in Kapitel 3 kann hier die Entropiebilanz angegeben
werden. Index e bezeichnet die ein-, Index a die austretenden Massenströme.

Entropie-
zeitliche produktionEntropietransfer durchEntropie-

Wärme- und Massentransferänderung

d
d

jKR
e e a a irr

ii e a

QS
m s m s S

t T
= + ⋅ − ⋅ +∑ ∑ ∑

(4.74)

Die einzelnen Terme können durch lokale Größen ausgedrückt werden. Die Entropie im Kontrollraum SKR ergibt sich als:

dKR
V

S s Vρ= ⋅ ⋅∫
Der durch den Wärmetransfer verursachte Entropietransfer ist:

d
A

Q q A
T T

= ⋅∫
Dabei ist q die lokale Wärmestromdichte. Das Integral erstreckt sich über die Fläche des Kontrollraums, über die Wärme

übertragen wird. T ist die lokale Temperatur an der Grenze des Kontrollraums.
Der Massenstrom (s. Abschnitt 3.6.1.2) mit den lokalen Größen in (Gl. 4.74) eingesetzt, ergibt:
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(4.75)
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4.12.4 Entropiebilanz für stationäre offene Systeme

In der Ingenieurpraxis sind viele Probleme stationär, wodurch die Zustandsgrößen zeitunabhängig sind. Die Summe der
Massenströme, die in den Kontrollraum hineinströmen, ist gleich groß wie die Summe derer, die den Kontrollraum ver-
lassen.

Die Entropiebilanz für stationäre Zustandsänderungen ist:

∑∑∑ +⋅−⋅+=
a

irraa
e

ee
i i

i Ssmsm
T
Q0 (4.76)

Bei vielen technischen Prozessen fließt ein Massenstrom im Zustand 1 in den Kontrollraum und verlässt ihn im Zustand
2. Damit vereinfacht sich Gl. (4.76) zu:

irr
i i

i Sssm
T
Q

+−⋅+=∑ )(0 21 (4.77)

Die Änderung der spezifischen Entropie ist:

m
S

T
q

ss irr

j j

j +=− ∑12 (4.78)

Im Gegensatz zur Energie, zur Masse und zum Impuls gibt es für die Entropie keinen Erhaltungssatz.

BEISPIEL 4.11: Kompression in einem Verdichter

In einem Verdichter wird Luft vom Umgebungsdruck 0,98 bar und der Temperatur von 20 °C auf 1,3 bar verdichtet. Die
Austrittsgeschwindigkeit der Luft ist 50 m/s und die Temperatur 40 °C. Der Verdichter arbeitet stationär und nimmt an der
Welle die spezifische effektive Arbeit von 40 kJ/kg auf. Dabei wird er gekühlt und gibt bei einer durchschnittlichen Ober-
flächentemperatur von 30 °C Wärme ab. Bestimmen Sie die Entropieproduktion des Verdichters.

Lösung

Schema

Annahmen

• Im Kontrollraum findet ein stationärer Prozess statt.
• Die Wärmeabgabe an die Umgebung erfolgt bei konstanter Temperatur.
• Die Änderung der potentiellen Energie kann vernachlässigt werden.
• Der Massenstrom ist am Ein- und Austritt gleich groß.
• Die Geschwindigkeit c1 ist vernachlässigbar klein.

Analyse

Nach Gl. (4.70) beträgt die Entropieänderung bei stationärer Zustandsänderung mit konstantem Massenstrom:
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Dabei ist T0 die Temperatur, bei der die Wärme abgegeben wird. Man bestimmt sie mit der Energiebilanzgleichung.

2 2
12 12 2 1 2 1

1 ( )
2eq w h h c c= − + − + ⋅ −

Die spezifische Enthalpie erhält man aus Tabelle A7 zu: h1 = 20 083 J/kg und h2 = 40 185 J/kg.
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Entropieproduktion:        12
0

12 ss
T
qsirr −+−=

Die Entropieänderung der Luft als ideales Gas erhält man zu:

2 1 0 2 0 1 2 1( ) ( ) ln( )s s s s R p /pϑ ϑ− = − − ⋅ = −
⋅
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kg K
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303 15 K kg Kirrs ,

,
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⋅ ⋅ ⋅
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Diskussion

Obwohl durch Kühlung Wärme abgegeben und die Entropie des Luftstromes verringert wird, findet bei diesem Prozess
durch Dissipation (Reibung) eine irreversible Entropieproduktion statt. Die Temperatur der Oberfläche, an die die Wärme
abgegeben wird, wurde mit 30 °C angenommen. Gäbe man einen größeren Kontrollraum an, dessen Oberflächentempe-
ratur kleiner (z. B. 25 °C) ist, stiege die Entropieproduktion an. Wichtig ist, dass die Temperaturen bei der Berechnung der
Entropie als Absoluttemperaturen angegeben werden.



5 Energie, Exergie und Anergie

Angesichts heutiger Umweltprobleme muss die Wichtigkeit optimaler Nutzung vorhandener, nicht erneuerbarer Energie-
träger (Öl, Erdgas, Kohle und Uran) nicht speziell betont werden. Die Exergieanalyse ist, wie die in Kapitel 4 vorgestellte
Entropiebilanzierung, ein ausgezeichnetes Werkzeug zur Entwicklung von Systemen mit effizienterer Nutzung der Ener-
gieressourcen, da sie die Gründe und auch wirkliche Größe thermodynamischer Verluste genau aufzeigen kann. Mit den
Ergebnissen der Analyse werden thermodynamische Systeme mit besseren Wirkungsgraden verwirklicht und Möglichkei-
ten aufgezeigt, wie die Wirkungsgrade ineffizienter Systeme verbessert werden können. Die Exergieanalyse liefert thermo-
dynamisch die gleichen Ergebnisse wie die Entropiebilanz, jedoch in einer anschaulicheren Darstellung.

5.1 Einleitung

Nach dem ersten Hauptsatz bleibt die Summe der Energie aller Systeme, die an einem Prozess teilnehmen, erhalten, d. h.,
Energie kann weder erzeugt noch vernichtet, sondern ist nur in andere Energieformen umwandelbar. In Kapitel 4 wurde
gezeigt, dass in einem Kreisprozess die zugeführte Wärme nur unvollständig in mechanische Arbeit umgewandelt werden
kann. Das Gleiche gilt für die innere Energie und Enthalpie eines Systems. Wie nachstehendes Beispiel in Bild 5.1 demons-
triert, sagt der Satz der Energieerhaltung nichts über den möglichen Nutzungsgrad vorhandener Primärenergieträger aus.

Grenze des abgeschlossenen Systems

Kerze teilweise
abgebrannt

Kerze

Luft mit der
Temperatur T

T + dT

Kerze vollständig
abgebrannt

Luft und Ver-
brennungspro-
dukte mit der
Temperatur 

Bild 5.1: Darstellung des Verbrauchs der Verfügbarkeit

Bild 5.1 zeigt ein abgeschlossenes System, bestehend aus einer sehr großen Masse Luft (Umgebung) und einer Kerze.
Bevor die Kerze angezündet wird, besitzt das System die innere Energie der Luft und die der Kerze. Die innere Energie der
Kerze beinhaltet auch die chemische Energie, die bei einer Verbrennung freigesetzt werden kann. Zündet man die Kerze an,
verringert sich deren innere Energie mit abnehmender Masse der Kerze und die innere Energie der Luft (Umgebung) mit
den Verbrennungsprodukten erhöht sich um den gleichen Betrag. Ist die Kerze vollständig abgebrannt, ging die gesamte
innere Energie der Kerze in die innere Energie der Luft über. Die Energie des Systems blieb konstant. Die große Luftmasse
wird um dT erwärmt. Bei genügend groß gewählter Masse ist die Erwärmung nicht messbar. Die innere Energie der Kerze
hätte einem Kreisprozess, der die Kerze als Wärmequelle und die Luft als Wärmesenke nutzt, als Wärme zugeführt werden
können, um so mechanische Arbeit zu gewinnen. Nach dem Abbrennen der Kerze kann die innere Energie des Gases im
System nicht mehr für einen Kreisprozess genutzt werden, da keine Temperaturdifferenz für den Betrieb einer Wärmekraft-
maschine zur Verfügung steht. Zu Beginn hatte das System die Fähigkeit, die innere Energie der Kerze zumindest zum Teil
in mechanische Arbeit umzuwandeln. Nach dem Abbrennen der Kerze kann die erhöhte innere Energie des Systems (Um-
gebung) nicht mehr in mechanische Arbeit umgewandelt werden.

Im Sinne der Arbeitsverfügbarkeit wurde die innere Energie der Kerze „nutzlos“ verbrannt.

Dieses Beispiel zeigt, dass die Energie des Systems zwar erhalten bleibt, nicht aber die Fähigkeit, die innere Energie in
mechanische Arbeit umzuwandeln.

Nach dem zweiten Hauptsatz gibt es bezüglich ihrer Umwandelbarkeit und Wertigkeit verschiedene Energieformen. Sie
können je nach Umwandelbarkeit in drei Gruppen unterteilt werden:
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• Unbeschränkt umwandelbare „hochwertige“ Energien, die vollständig in mechanische Arbeit umgewandelt werden
können: mechanische und elektrische Energie.

• Beschränkt umwandelbare „minderwertige“ Energien, deren Umwandlung in mechanische Arbeit nach dem zwei-
ten Hauptsatz wesentlich eingeschränkt wird: Wärme, Enthalpie und innere Energie.

• Nicht umwandelbare „nutzlose“ Energien, deren Umwandlung in eine andere Energieform nach dem zweiten
Hauptsatz unmöglich ist: innere Energie der Umgebung.

5.2 Arbeitsverfügbarkeit, Exergie und Anergie

Bei der Behandlung des zweiten Hauptsatzes in Kapitel 4 haben wir Folgendes gesehen: Werden zwei Systeme unter-
schiedlichen Zustands miteinander in Verbindung gebracht, findet zwischen ihnen ein Ausgleich statt und dabei kann
Arbeit „gewonnen“ werden. Die theoretisch maximal erreichbare Arbeit eines Systems bei einer Zustandsänderung von ei-
nem Anfangszustand bis zu dem der Umgebung wird Arbeitsfähigkeit oder Exergie E (availabilitiy) genannt. Der nicht um-
wandelbare Teil der Energie des Systems ist Anergie B.

Somit setzt sich die totale Energie eines Systems aus Exergie („hochwertiger“ Energie) und Anergie („nutzloser“ Ener-
gie) zusammen.

Jede Energieform besteht aus Exergie und Anergie.

Die Energieerhaltung nach dem ersten Hauptsatz verlangt, dass in einem Prozess die Summe der Energien aller an einem
Prozess beteiligten Systeme konstant bleibt. Damit gilt:

Bei allen Prozessen bleibt die Summe der Beträge von Exergie und Anergie aller an einem Prozess beteiligten Syste-
me konstant.

Der Betrag wurde hier verwendet, weil die Exergie der in mechanische Arbeit umwandelbare Teil der Energie ist. Diese
Arbeit ist aber negativ. Die Anteile der Exergie und Anergie ändern sich durch Irreversibilitäten. Aus dem zweiten Haupt-
satz kann man folgende Aussagen herleiten:

• Bei allen irreversiblen Prozessen verwandelt sich Exergie zumindest teilweise in Anergie.

• Exergie bleibt nur bei reversiblen Prozessen erhalten.

• Anergie kann nie in Exergie umgewandelt werden.

Die Exergieanalyse (availability analysis, exergy analysis) thermodynamischer Prozesse gibt an, welcher Anteil der
Energie Exergie ist und welcher Anteil der Exergie durch Irreversibilitäten in Anergie umgewandelt wird. Ziel der Analyse
ist, aufzuzeigen, wo und in welchem Umfang die Exergieverluste auftreten und wie sie minimiert werden können.

Unsere Exergiequellen sind Primärenergieträger wie fossile, nukleare und biologische Brennstoffe, Hydroenergie, Solar-
energie, Windenergie usw. Die Exergie dieser Energien ist „hochwertige“ Energie, die theoretisch in einem vom zweiten
Hauptsatz bestimmten Umfang in mechanische Arbeit umgewandelt werden könnte. Exergieverluste entstehen durch Irre-
versibilitäten. Ihre Summe ist der Anteil der Exergie eines Primärenergieträgers, der nicht in mechanische Arbeit umge-
wandelt wird. Die in der Energietechnik oft verwendeten Begriffe „Energieverbrauch“ und „Energieverlust“ gehen mit
dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik, der nur die Umwandlung von Energien erlaubt, nicht konform. Für die Exergie
gibt es keinen Erhaltungssatz, so dass die Begriffe „Exergieverbrauch“ und „Exergieverlust“ die thermodynamisch richti-
gen Ausdrücke wären.

5.3 Umgebung und Umwelt

Bei der Analyse der Arbeitsfähigkeit eines Systems wird festgestellt, welcher Anteil der Energie bei einem Ausgleichsvor-
gang mit mindestens einem zweiten System, das man als Umgebung (surroundings) bezeichnet, in mechnische Arbeit oder
in kinetische und potentielle Energie umgewandelt werden kann. Die Umgebung eines Systems bezieht sich auf alles, was
nicht zum System gehört, aber mit dem System kommunizieren kann. Umgebungen, die zwar mit dem System kommuni-
zieren, deren intensive Zustandsgrößen vom System aber nicht beeinflusst werden, nennen wir Umwelt (environment). Sie
hat demnach eine unendlich große Masse und ist ein thermisches Reservoir. Die Umwelt wird als ein einfaches kompres-
sibles System mit einer sehr großen Masse, deren Temperatur TU und Druck pU für den betrachteten Prozess konstant blei-
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ben, betrachtet. Dies gilt auch für die intensiven Zustandsgrößen der Umwelt. Die extensiven Zustandsgrößen der Umwelt
werden durch Wechselwirkungen mit anderen Systemen verändert. Nach Gl. (4.25) ist die Änderung der inneren Energie
der Umwelt ∆U0:

0 0 0U UU T S p V∆ = ⋅∆ − ⋅∆ (5.1)

Die durch Dissipation oder Wärme transferierte Energie wird mit dem ersten Term, die durch die Volumenänderung ∆V0
verrichtete Arbeit mit dem zweiten Term angegeben. An einem Dampfkraftwerk in Bild 5.2 kann demonstriert werden, was
Umgebung und was Umwelt ist.

kann vom Kraftwerk beeinflusst werden

Kondensator

Grenze der Turbine

unmittelbare Umgebung des Kraftwerks

Grenze des Kraftwerks

stoff

Dampfkessel

Asche

Luft

Fluss

Abgas

Brenn- Turbine Generator

vom Kraftwerk unbeeinflusster
Teil des Flusses

Kraftwerk
elektrische Leistung

Umwelt

Kraftwerksumgebung
Grenze der

elektrischer Strom =

Bild 5.2: Dampfkraftwerk

Die Umgebung der Turbine besteht aus Kondensator, Maschinenhaus, Generator und Dampfkessel. Sie bezieht Dampf
aus dem Dampfkessel und liefert mechanische Arbeit an den Generator, Abdampf an den Kondensator und transferiert
etwas Wärme zum Maschinenhaus. Für die Auslegung und Untersuchung der Turbine genügt es, wenn wir den Zustand des
Dampfes aus dem Dampfkessel, den Druck im Kondensator und den Wärmetransfer zum Maschinenhaus kennen. Das
Kraftwerk erhält Brennstoff, Luft und Kühlwasser und liefert Abgase, Asche, erwärmtes Kühlwasser und elektrische Lei-
stung. Das Kühlwasser für den Kondensator wird einem Fluss entnommen und kehrt erwärmt in den Fluss zurück. Die
Umwelt liefert das Kühlwasser, die Verbrennungsluft und den Brennstoff. Sie bestimmt die Temperatur und den Druck der
Luft bzw. des Kühlwassers. Diese Werte müssen für die Auslegung des Kraftwerks verwendet werden. Die Kühlwasser-
temperatur bestimmt den Druck und die Temperatur im Kondensator, die nicht kleiner als die der Umwelt sein kann.

Die Temperatur und der Druck der Umwelt sind örtlich und zeitlich gesehen nicht konstant. Für unsere Betrachtungen
werden konstante Umgebungsbedingungen verwendet und gegebenenfalls das System bei anderen, wiederum konstanten
Umgebungsbedingungen untersucht.

Nach dem zweiten Hauptsatz der Thermodynamik ist die innere Energie der Umwelt nicht zur Umwandlung in mechani-
sche Arbeit nutzbar. Ein Prozess, der nur die innere Energie der Umwelt nutzte, wäre ein Perpetuum mobile zweiter Art.

Die innere Energie der Umwelt ist Anergie.

5.4 Ermittlung der Exergie

Die mechanischen Energien, also die kinetische und potentielle Energie, wurden als vollständig in mechanische Arbeit
umwandelbare Energien bezeichnet. Nach genauer Betrachtung ist jedoch nur die Änderung, d. h. die Differenz dieser
Energien vollständig umwandelbar, wie hier am Beispiel der potentiellen Energie demonstriert wird.

In einem Gravitationsfeld besitzt jeder Körper potentielle Energie. Die totale potentielle Energie Epot, tot ist im Bereich der
Erdoberfläche

,

0

d
z

pot totE m g z= ⋅ ⋅∫
wobei m die Masse des Körpers, g die Gravitationsbeschleunigung und z der Abstand des Schwerpunktes vom Erdmittel-

punkt ist. Diese potentielle Energie ist nicht in vollem Umfang nutzbar. Zur Verfügung steht nur der Abstand zwischen der
Schwerpunktlage und geodätischen Höhe, auf die der Körper herabsinken kann. Damit ist die nutzbare potentielle Energie,
also die Exergie:
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d ( )
R

pot
z

E m g z m g z R= ⋅ ⋅ ≈ − ⋅ ⋅ −∫
Dabei ist R der Erdradius, von oder zu dem die Änderung der geodätischen Höhe z durchgeführt werden kann. Bei nicht

zu großen Abständen von der Erdoberfläche ist die gemachte Vereinfachung, dass die Erdbeschleunigung g konstant ist,
erlaubt. Demnach ist auch die potentielle Energie, also eine mechanische Energie, nicht vollständig umwandelbar, weil die
Zustandsänderung nicht bis zum Erdmittelpunkt erfolgen kann. Die Energie, die zum Beispiel zum Heben eines Körpers
von der geodätischen Höhe z1 auf  z2 benötigt wird, kann beim Herabsinken des Körpers auf die Höhe z1 vollständig in jede
beliebige andere Energieform umgewandelt werden. Die Änderung der potentiellen Energie beim Absinken des Körpers
von der Höhe z2 auf z1 ist deshalb Exergie. Erdmittelpunkt und Erdradius spielen bei potentieller Energie die gleiche Rolle
wie die Umgebungstemperatur und der absolute Temperaturnullpunkt bei den thermischen Energieformen innere Energie,
Wärme und Enthalpie. Gäbe es eine Umgebung mit dem absoluten Nullpunkt T = 0 K als Wärmesenke (und natürlich auch
Betriebsmittel), könnte der Carnot-Wirkungsgrad ηC = 1 theoretisch erreicht werden.

In den folgenden Betrachtungen wird die potentielle Energie immer auf die Umgebung bezogen, der man die geodätische
Höhe zU = 0 zuweist. Der Ausgangszustand des Systems erhält keinen Index.

1d ( )
Uz

pot U
z

E E m g z m g z z m g z= ∆ = ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ − = − ⋅ ⋅∫

Die in mechanische Arbeit umwandelbare potentielle Energie eines Systems ist negativ, die Exergie nach allgemein übli-
cher Vereinbarung aber ist positiv.

Die nutzbare kinetische Energie eines Körpers ist die Energie, die beim Abbremsen des Körpers von seiner Geschwindig-
keit zu einer Referenzgeschwindigkeit in mechanische Arbeit umgewandelt werden kann. Hier ist die Wahl des Bezugs-
punktes wichtig. Wir bewegen uns mit der Erde mit hoher Geschwindigkeit im Weltall und zudem haben wir, außer an den
Polen, eine Geschwindigkeit durch die Umdrehung der Erde. Bewegt sich ein Körper mit der Geschwindigkeit c1 relativ zur
Erdoberfläche oder zum betrachteten System, besitzt er eine kinetische Energie, die beim Herabbremsen auf die Geschwin-
digkeit c2 verringert wird. Die Änderung der kinetischen Geschwindigkeit kann vollständig in eine andere Energieform
umgewandelt werden und ist deshalb Exergie. Wie bei potentieller Energie wird die Geschwindigkeit c2, auf die abge-
bremst werden kann, als Geschwindigkeit der Umgebung cU = 0 gesetzt.

2 2 2

2 2
U

kin
c c cE E m m−

= ∆ = ⋅ = − ⋅

Die Energie der Umwelt ist damit gleich der inneren Energie der Umgebung und besitzt weder kinetische noch potentielle
Energie.

00 UE =

Diese vereinfachte Betrachtung erlaubt auch eine einfache Behandlung von Systemen, ohne dabei die Allgemeingültig-
keit zu verlieren, weil wir die Umwelt durch eine geeignete Wahl der Systemgrenzen stets so wählen können, dass die kine-
tische und potentielle Energie der Umwelt zu null werden.

5.4.1 Exergie eines geschlossenen Systems

Zur Bestimmung der Exergie wird das geschlossene System A in Bild 5.3 verwendet. Es besteht aus einem Zylinder, in dem
sich ein Gas mit der Temperatur T1 und dem Druck p1 befindet und das durch einen Kolben eingeschlossen ist. Die
Umgebung des Zylinders hat den Druck pU und die Temperatur TU. Das System kann mit der Umgebung Arbeit und Wärme
austauschen und durch Bewegen des Kolbens das Volumen des Systems und das der Umgebung verändern. Das Gesamt-
volumen des Systems B, bestehend aus System A und der Umgebung, ist konstant. System B stellt wiederum ein geschlos-
senes System dar, über dessen Grenzen nur Arbeit, aber keine Wärme transferiert werden kann.
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Systemgrenze B
nur mit Arbeitstransfer
und konstantem
Gesamtvolumen

Systemgrenze A
mit Arbeits- und
Wärmetransfer

W
1p

Umgebung

1T

U

UT

1 U

p

V   U1 W 1K  U

Bild 5.3: Geschlossenes System mit Umgebung

Hier stellt sich die Frage, welche maximale Kolbenarbeit vom System A effektiv geleistet werden kann, wenn durch den
Prozess ein Endzustand erreicht wird, bei dem der Druck im Zylinder dem Umgebungsdruck, die Temperatur der Umge-
bungstemperatur entspricht und die kinetische und potentielle Energie zu null werden. Es wird angenommen, dass die
Zustandsänderung quasistatisch verläuft. Die innere Energie des Gases verändert sich bei der Zustandsänderung von U1 auf
UU. Dabei ist UU die innere Energie des Gases im Zylinder bei der Temperatur TU und dem Druck pU. Die Energiebilanz des
Gesamtsystems B in Bild 5.3 kann man angeben als:

1 1
0

tot tot K U K UE Q W W
=

∆ = + = (5.2)

Die effektive Arbeit, die über die Systemgrenze B abgegeben wird, ist gleich der Energieänderung des Systems A und der
Umgebung. Die Änderung der inneren Energie des geschlossenen Systems A ist gleich UU – E1. In E1 sind die innere, die
kinetische und potentielle Energie des Systems enthalten, d. h., E1 = U1 + Ekin + Epot. Nach der Zustandsänderung ist die
Energie des Systems A nur noch die innere Energie UU = UU (TU ,pU). Damit kann die Energieänderung als Summe der
Energieänderung des Systems und die der Umgebung bestimmt werden.

1 0tot UE U E E∆ = − + ∆

Αus Gl. (5.1) kann ∆E0 eingesetzt werden und ergibt zusammen mit Gl. (5.2):

1 1 0 0tot K U U U UE W U E T S p V∆ = = − + ⋅∆ − ⋅∆

Die Änderung des Volumens der Umgebung ∆V0 ist gleich groß, aber entgegengesetzt zur Volumenänderung des Sys-
tems A: ∆V0 = –(VU – V1).

Die Kolbenarbeit ist damit:

1 1 0 1( )K U U U U UW U E T S p V V= − + ⋅∆ + ⋅ − (5.3)

Über die Systemgrenze B wird nur Arbeit transferiert, so dass die Zustandsänderung keine Entropieänderung außerhalb
der Umgebung verursacht. Die Summe der Entropieänderungen im Gesamtsystem B entspricht der Irreversibilität des Pro-
zesses.

0 1 0tot sys U irrS S S S S S S∆ = ∆ + ∆ = − + ∆ = ∆

Damit erhalten wir aus Gl. (5.3):

1 1 1 1( ) ( )K U U U U U U U irrW U E p V V T S S T S= − + ⋅ − − ⋅ − + ⋅∆ (5.4)

Die Kolbenarbeit WK1U ist die Arbeit, die von einem Stoff in einem geschlossenen System geleistet werden kann. Dabei
sind alle Irreversibilitäten, die bei diesem Prozess auftreten können, berücksichtigt. Die größte Arbeitsverfügbarkeit ist
erreichbar, wenn keine Irreversibilitäten auftreten.
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1 1 1 1( ) ( )K Umax U U U U UW U E p V V T S S= − + ⋅ − − ⋅ − (5.5)

Gleichung (5.5) gibt die Arbeit an, die von einem geschlossenen System mit dem Zustand p1, T1 und E1 bei reversibler
Zustandsänderung auf den Druck pU und die Temperatur TU der Umgebung maximal geleistet werden kann. Sie ist die
maximale Arbeitsfähigkeit des Stoffs mit dem Zustand 1 in einer Umgebung des Druckes pU und der Temperatur TU. Anders
betrachtet kann auch gesagt werden, dass der Betrag der Arbeit nach Gl. (5.5) die mindesterforderliche Arbeit ist, um einen
Stoff von Zustand U auf Zustand 1 zu bringen. Die maximale Arbeitsfähigkeit eines Systems ist die Exergie des Systems.

Befindet sich ein geschlossenes System mit dem Druck p, der Temperatur T und der inneren Energie U (die kinetische
und potentielle Energie bleiben wie bei der Energiebilanz geschlossener Systeme unberücksichtigt) in einer Umgebung mit
dem Druck pU und der Temperatur TU, ist die Exergie des Systems:

( ) ( )U U U U UEx U U p V V T S S= − + ⋅ − − ⋅ − (5.6)

Sie wird auch als Exergie der inneren Energie bezeichnet. Die intensive, auf die Masse des Stoffs bezogene spezifische
Exergie e ist:

( ) ( )U U U U Uex u u p v v T s s= − + ⋅ − − ⋅ − (5.7)

Wenn ein geschlossenes System Arbeit an die Umgebung abgeben kann, müsste die Exergie nach der in diesem Buch
getroffenen Vorzeichenvereinbarung negativ sein. Da es aber üblich ist, die Exergie als Betrag der negativen Nutzarbeit
anzugeben, wurden in den Gln. (5.6) und (5.7) die Vorzeichen vertauscht.

Wie anfangs erwähnt, setzt sich die Energie aus Exergie und Anergie zusammen. Unter Berücksichtigung des Vorzei-
chens ist die Anergie B:

( ) ( )U U U U UB U Ex U p V V T S S= − = − ⋅ − + ⋅ − (5.8)

Die spezifische Anergie b ist:

( ) ( )U U U U Ub u p v v T s s= − ⋅ − + ⋅ − (5.9)

Im Gegensatz zu den anderen Zustandsgrößen hängt die Zustandsgröße Exergie nicht nur vom Zustand des Systems,
sondern auch vom Zustand der Umgebung ab. Dies kann man sehr schön zeigen, wenn die Änderung der Exergie bei einer
Zustandsänderung von Zustand 1 nach Zustand 2 berechnet wird. Nach den Gln. (5.6) und (5.7) erhalten wir:

2 1 2 1 2 1 2 1

2 1 2 1 2 1 2 1

( ) ( )
( ) ( )

u U

u U

Ex Ex U U p V V T S S
ex ex u u p v v T s s

− = − + ⋅ − − ⋅ −
− = − + ⋅ − − ⋅ − (5.10)

Mit Gl. (5.10) kann die Änderung der Arbeitsverfügbarkeit durch eine Zustandsänderung bestimmt werden. Da in den
Gln. (5.6) und (5.7) die Irreversibilitäten ausgeschlossen sind, kann nur ein reversibler Wärmetransfer erfolgen.

Dies wird am speziellen Fall der isothermen Zustandsänderung eines idealen Gases gezeigt. Das geschlossene System
besteht aus einem Zylinder, der mit einem reibungsfrei gleitenden Kolben abgeschlossen ist. Im System befindet sich ein
ideales Gas mit dem Druck p1, der unterschiedlich zu dem der Umgebung ist. Die Temperatur des Gases ist mit TU gleich
wie die der Umgebung. Da per definitionem die Zustandsänderung isotherm ist, erfolgt der Druckausgleich bei der Umge-
bungstemperatur TU. Wie die Erfahrung zeigt, wird die Kolbenarbeit WK1U nach außen abgegeben, egal, ob der Druck im
System größer oder kleiner als in der Umgebung ist. In beiden Fällen bleibt die innere Energie des Systems konstant, da sie
bei idealen Gasen nur von der Temperatur abhängt. Ist der Druck p1 größer als der der Umgebung, expandiert das Gas und
leistet effektive Arbeit. Damit die Temperatur des Gases konstant bleibt, muss aus der Umgebung isotherm Wärme zuge-
führt werden. Ist der Druck kleiner als der der Umgebung, wird durch den Umgebungsdruck das Gas komprimiert und der
Kolben leistet effektive Arbeit. Damit die Temperatur des Gases konstant bleibt, muss an die Umgebung isotherm Wärme
abgeführt werden. Die Entropie verändert sich mit dem Druck. Der Term –TU . (sU – s) berücksichtigt den Wärmetransfer.

Bild 5.4 zeigt in einem p,V-Diagramm beide Zustandsänderungen. Im ersten Fall ist bei Zustand 1 der Druck größer als
der der Umgebung. Durch Expansion leistet das Gas eine negative Volumenänderungsarbeit, die um die Verschiebearbeit
an der Umgebung pU . (VU – V1) zwar verringert wird, aber negativ bleibt. In diesem Fall ist die effektive Arbeit die linke
schraffierte Fläche. Im zweiten Fall ist bei Zustand 1' der Druck kleiner als der der Umgebung. Am Gas wird eine positive
Volumenänderungsarbeit geleistet, zu der die negative Verschiebearbeit an der Umgebung  pU . (V1' – VU'), deren Betrag
größer als die Volumenänderungsarbeit ist, dazukommt. Die rechte schraffierte Fläche ist effektive Arbeit, die in beiden
Fällen negativ ist.
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Bild 5.4: Effektive Arbeit bei isothermer Volumenänderung eines idealen Gases

BEISPIEL 5.1: Expansion und Kompression von Luft

In einem Zylinder mit 1m3 Volumen ist Luft mit der Temperatur von 100 °C durch einen reibungsfrei beweglichen Kolben
eingeschlossen. Die Umgebung hat die Temperatur von ϑU = 20 °C und den Druck von pU = 0,98 bar. Bestimmen Sie die
Exergie der Luft im Zylinder für die Drücke von pA1 = 2 bar und pB1 = 0,5 bar.

Lösung

Schema

Annahmen

• Wie die Skizze zeigt, ist das System geschlossen.
• Die Luft im Zylinder wird als ideales Gas behandelt.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

Die Exergie des Systems wird nach Gl. (5.6) berechnet:

( ) ( ) ( )v U u U U UEx m c T T p V V m T s s= ⋅ ⋅ − + ⋅ − − ⋅ ⋅ −

Für die Expansion von 2 bar wird der Index A, für die Kompression von 0,5 bar Index B verwendet. Das Volumen VU und
die Masse m des Gases erhalten wir aus der Zustandsgleichung idealer Gase:

5 3
1 1

1

2 10 Pa 1 m
287,1 J/(kg K) 373,15 KA

p V
m

R T
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

1,867  kg

5 3
1 1

1

0,5 10 Pa 1 m
287,1 J/(kg K) 373,15 KB

p Vm
R T

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

0,467  kg

, 5

1,867 kg 287,1 J/(kg K) 293,15 K
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B U
A U

U

m R T
V

p
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =

⋅ ⋅
31,603 m

, 5

1,867 kg 287,1 J/(kg K) 293,15 K
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B U
B U

U

m R T
V

p
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =

⋅ ⋅
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Nach Tabelle A7 sind die Enthalpien:

h(20 °C)  = 20,08 kJ/kg K , h(100 °C)  = 100,65 kJ/kg K

Für die mittleren spezifischen Wärmekapazitäten erhält man:

( )U U Uu u h h R T T− = − − ⋅ −

Die Änderung der spezifischen inneren Energie ist in beiden Fällen:

J J kJ(100,65 20,08) 287,10 (100 20) K 57,60 
kg kg K kgUu u u∆ = − = − ⋅ − ⋅ ⋅ − ⋅ =

⋅
Die Änderungen der inneren Energien betragen:

107,54 kJ 26,88 kJA A B BU m u U m u∆ = ⋅∆ = ⋅ ∆ = ⋅∆ = ⋅

Die Änderungen der spezifischen Entropie sind nach Tabelle A7:

 0 0( ) ( ) ln( / ) 38,19 J/(kg K)A U U Us s s s R p pϑ ϑ− = − − ⋅ =

0 0( ) ( ) ln( / ) 436,19 J/(kg K)B U U Us s s s R p pϑ ϑ− = − − ⋅ =

Für die Änderungen der Entropien erhält man:

( ) 71,29 J/KA A A A US S m s s− = ⋅ − =

( ) 203,58 J/KB U B B US S m s s− = ⋅ − =

 Die Verschiebearbeiten gegen die Atmosphäre betragen:

5 3
,( ) 0,98 10 Pa (1 1,603) m 59,12  kJU A Up V V⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ = −

5 3
,( ) 0,98 10 Pa (1 0,401) m 58,72  kJU B Up V V⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ = .

Für beide Fälle sind die Exergien:

(107,55 59,12 0,071 293,15) kJAEx = − − ⋅ ⋅ =27,52  kJ

(26,89 58,72 0,204 293,15) kJBEx = + − ⋅ ⋅ =25,92  kJ

Diskussion

Sowohl beim Über- als auch beim Unterdruck hat Luft gegenüber der Umgebung Arbeitsfähigkeit. Bei der Kompression
(p1 = 0,5 bar) der Luft wird durch die Umgebung Arbeit geleistet. Der gedachte Fall isentroper Zustandsänderung bedeutet
bei Kompression, dass die Luft zuerst expandiert, bis die Umgebungstemperatur erreicht ist. Dazu müsste die Luft zunächst
von 0,5 bar auf 0,215 bar expandieren, anschließend durch isotherme Kompression auf 0,98 bar verdichtet werden. Bei der
Kompression würde Wärme an die Umgebung so abgeführt, dass die Temperatur konstant bliebe. Bei der Expansion (p1 =
2 bar) müsste die Luft zunächst auch von 2 bar auf 0,859 bar expandieren, damit Umgebungstemperatur erreicht wäre. In
der anschließenden isothermen Verdichtung auf Umgebungsdruck muss Wärme an die Umgebung abgeführt werden.

BEISPIEL 5.2: Exergie des Gases in einem Verbrennungsmotor

In einem Verbrennungsmotor mit 100 cm3 Brennraum (Kompressionsvolumen) befindet sich nach der Verbrennung ein
Verbrennungsgas mit dem Druck von 50 bar und der Temperatur von 2 000 °C. Der Druck der Umgebung ist 0,98 bar und
die Temperatur 15 °C. Das Verbrennungsgas wird als Luft und trotz des hohen Druckes als ideales Gas angenommen.

a) Bestimmen Sie die Exergie des Gases.
b) Bestimmen Sie die Nutzarbeit, die vom Gas geleistet wird, wenn die Expansion des Gases vor dem Öffnen des Auslass-

ventils auf 1 000 cm3 isentrop erfolgt.
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Lösung

Schema

Annahmen

• Das System ist geschlossen.
• Das Brenngas wird als Luft (ideales Gas) betrachtet.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar.
• Die Zustandsänderung wird als quasistatisch angenommen.

Analyse

a) Die Exergie des Systems wird nach Gl. (5.11) berechnet. Durch Vernachlässigung der kinetischen und potentiellen
Energie gilt für die Luft als ideales Gas:

( ) ( ) ( )U u U U UEx m u u p V V m T s s= ⋅ − + ⋅ − − ⋅ ⋅ −

Das Volumen VU und die Masse m des Gases erhalten wir aus der Gleichung für ideale Gase:

5 4 3
31 1

1

50 10 Pa 10 m 0,766 10 kg
287,1 J/(kg K) 2 273,15 K

p V
m

R T

−
−⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = = ⋅

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅

3
3 30,766 10 kg 287,1 J/(kg K) 288,15 K 0,647 10 m

98 000 Pa
U

U
U

m R TV
p

−
−⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = = ⋅

⋅

Mit Tabelle A7 bestimmt man die Änderung der Enthalpie bzw. inneren Energie:

( ) ( ) ( ) 1 737,77 kJ/kgU U Uu u u h h Rϑ ϑ ϑ ϑ∆ = − = − − ⋅ − =
-30,766 10 kg 1 737,77 kJ/kg 1,331 kJU m U∆ = ⋅∆ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =

Die Entropieänderung ist:

0 01 1 1( ) ( ) ln( / ) 1170,4 J/(kg K)U U Us s s s R p pϑ ϑ− = − − ⋅ = ⋅

1 1( ) 0,8967  J/KU US S m s s− = ⋅ − =

Damit erhält man für die Exergie des Systems:

( )31331 J 98 000 Pa (0,1 0,647) dm 0,897 J/K 288,15 KEx = ⋅ + ⋅ ⋅ − ⋅ − ⋅ ⋅ ⋅ =1,127  kJ

b) Die reibungsfreie adiabate Expansion auf 1 000 cm3 ist isentrop. Damit wird die Endtemperatur:

1

2

1
12

−









⋅=

κ

V
VTT

Da der Isentropenexponent zunächst unbekannt ist, bestimmt man ihn mit den Stoffwerten aus vorgehender Berechnung:

/( ) 1,3279p pc c Rκ = − =

0,3279
2 2 273,15 K 0,1 1 068,3  K 795,1 CT = ⋅ ⋅ = = °

Aus Tabelle A7 erhalten wir für die spezifische Wärmekapazität zwischen 795 °C und 2 000 °C: pc
 = 1 224,1 J/(kg K).

Der Isentropenexponent ist 1,3074 und die Temperatur 846,8 °C. Durch Iteration ergibt sich für den Isentropenexponenten
ein Wert von 1,3064 und für die Temperatur T2 = 1 122,7 K = 849,5 °C.

Nach der Expansion beträgt der Druck:

bar  2,4690,1bar50 1,3064

2

1
12 =⋅⋅=








⋅=

κ

V
Vpp

Brennraum
T

Umgebung
p

U

p1

UT

V11
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Die Nutzarbeit, die vom Kolben an die Kolbenstange abgegeben wird, ist:

12 12 2 1 2 1 2 1( ) ( ) ( )
1N V U U

RW W p V V m T T p V V
κ

= + ⋅ − = ⋅ ⋅ − + ⋅ − = −
−

737,8  J

Diskussion

Bei isentroper Expansion ist die Nutzarbeit kleiner als die Exergie. Weder die Temperatur noch der Druck des Gases
erreichen nach der Expansion die Werte der Umgebung. Die Exergie wird nur unvollständig genutzt. In realen Motoren
geht durch Wärmetransfer bei der Expansion und durch Reibung weitere Arbeitsfähigkeit verloren.

5.4.2 Exergie eines offenen Systems

Die Berechnung der spezifischen Exergie eines offenen Systems erfolgt wie die eines geschlossenen Systems mit Gl. (5.7),
zusätzlich sind aber die Ein und Ausschiebearbeit bzw. die kinetische und potentielle Energie zu berücksichtigen. Für die
spezifische Exergie des offenen Systems, die auch die Exergie der Enthalpie genannt wird, erhält man:

2

( )
2U U U U U
cex u u p v p v T s s g z= − + ⋅ − ⋅ − ⋅ − + + ⋅ (5.11)

Unter Berücksichtigung der Definition der Totalenthalpie erhält man:

2

( ) ( )
2

st st st
U U U U U U

ce h h T s s g z h h T s s= − − ⋅ − + + ⋅ = − − ⋅ − (5.12)

5.5 Exergiebilanzen

5.5.1 Geschlossenes System

Bisher haben wir nur die Arbeitsfähigkeit und Exergie eines Systems, das mit der Umgebung kommuniziert, betrachtet. Ein
geschlossenes System kann gleichzeitig mit mehreren Systemen Energie und Masse transferieren. Bei der Behandlung des
zweiten Hauptsatzes haben wir Wärmekraftmaschinen betrachtet, die aus einem warmen Reservoir Wärme bezogen und
einem kalten Reservoir Wärme zuführten. In der folgenden Herleitung wird die Umgebung als kaltes Reservoir eingesetzt.
Die Exergieänderung oder der Exergieverlust eines geschlossenen Systems ist:

1 2 1 2 2 1 2 1v U U Q Q W WEx Ex Ex Ex Ex Ex Ex Ex Ex= − = − + − + −

Dabei ist ExU die Exergie der inneren Energie, ExQ die Exergie der Wärme und ExW die der Arbeit. Nach Gl. (5.6) ist die
Exergie der inneren Energie die maximal erreichbare Kolbenarbeit:

1 2 1 2 1 2 1 2( ) ( )U U U UEx Ex U U T S S p V V− = − − ⋅ − + ⋅ − (5.13)

Die Exergie der Wärme entspricht der maximalen Arbeit, die in einem Kreisprozess zwischen dem warmen und kalten
Reservoir erzielt werden kann.

2

1 2 12 12 12

1

1 U
Q Q U U Q

T QEx Ex Q Q T Q T S
T T

δ − = ⋅ − = − ⋅ = − ⋅∆ 
  ∫ (5.14)

∆SQ ist die durch Temperaturdifferenzen verursachte irreversible Entropieänderung.
Die Exergie der Arbeit in einem geschlossenen System entspricht der Kolbenarbeit:

2

1 2 12 12 12 2 1 12

1

( ) d ( )W W K U V UEx Ex W p p V J W p V V J− = = − − ⋅ + = + ⋅ − +∫ (5.15)
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Damit erhält man für den Exergieverlust:

1 2 1 2 1 2 12

Exergietransfer durch innere Energie Exergietransfer durch Wärme

12 2 1 12

Exergietransfer durch Arbeit

( ) ( )

( )

v U U U Q

V U

Ex U U T S S p V V Q T S

W p V V J

= − − ⋅ − + ⋅ − + − ⋅∆ +

+ + ⋅ − + (5.16)

Gleichung (5.16) gibt an, wie sich bei einer Zustandsänderung von 1 nach 2 die Exergie verändert. Diese Änderung kann
als Exergietransfer bei der Zustandsänderung von 1 nach 2 betrachtet werden. Die Bestimmung der Terme auf der rechten
Seite ist, auch wenn die zuvor erwähnten Größen bekannt sind, unmöglich. Zur Berechnung wird zusätzlich der Prozess-
verlauf benötigt.

Die noch störende transferierte Wärme Q12 kann mit Hilfe des ersten Hauptsatzes eliminiert werden.

12 12 12 2 1VQ W J U U+ + = −

Damit erhält man für den Exergieverlust Ev:

2 1( )v U U Q U irrEx T S S T S T S−= ⋅ − ⋅ ∆ = ⋅ ∆ (5.17)

Den Exergieverlust nennt man auch Irreversibilität des Prozesses.

Die Irreversibilität ist stets größer als null. Nur bei reversiblen Zustandsänderungen ist sie gleich null.

Die zeitliche Änderung der Exergie (Exergiefluss) eines geschlossenen Systems ist:

12
d d1
d d

U
j V U v

jj

TE VQ W p Ex
t T t

 
= − ⋅ − + ⋅ −  

 
∑ (5.18)

In einem abgeschlossenen System werden mit der Umgebung weder Wärme noch Arbeit ausgetauscht. Die Terme, die
den Wärme- und Arbeitstransfer berücksichtigen, sind also null. Daraus folgt:

U irr vE T S E∆ = ⋅∆ =

BEISPIEL 5.3: Exergieverlust bei elektrischer Aufheizung von Wasser

In einem Topf befinden sich 10 kg Wasser mit der Temperatur von 80 °C in einer Umgebung mit 15 °C Temperatur und
dem konstanten Druck von 0,98 bar. Wasser ist als inkompressible Flüssigkeit zu behandeln.
a) Bestimmen Sie die Exergie des Wassers.
b) Bestimmen Sie die Wärme und den Exergieverlust, wenn das Wasser mit einer elektrischen Heizung vom Umgebungs-

zustand isobar auf  80 °C erwärmt wird.

Lösung

Schema

Annahmen

• Das Wasser ist ein geschlossenes System.
• Das Wasser ist eine inkompressible Flüssigkeit.
• Die spezifische Wärmekapazität und der Druck des Wassers ist konstant.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

a) Die Exergie des Wassers kann mit Gl. (5.6) bestimmt werden.

( ) ( )p U U UEx m c T T T S S= ⋅ ⋅ − − ⋅ −

Wasser
   = 80 °C

Umgebung
     = 15 °C

     = 0,98 bar

   = 0,98 barp
T

pU

TU
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Die Entropieänderung des inkompressiblen Wassers aus A.2.4 ist:

ln( / ) 8,523 kJ/KU p US S m c T T− = ⋅ ⋅ = −

Die Exergie ist damit:

 10 kg 4179,4 J/(kg K) (353,15 288,15) K 288,15 K 8 510 J/KEx = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ − ⋅ ⋅ =264,45 kJ

b) Da keine Arbeit geleistet wird, ist die zum Erwärmen des Wassers benötigte Wärme gleich der Änderung der inne-
ren Energie.

12 ( ) 10 kg 4179,4 J/(kg K) 65 Kp UQ m c T T= ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =2716,6 kJ

Die Änderung der Exergie kann mit Gl. (5.12) bestimmt werden. Da die Aufwärmung nicht isotherm erfolgt, ist sie irre-
versibel.

2 1 U irrEx Ex T S− = ⋅∆ = 2452,2 kJ

Zieht man hiervon die Exergie des 80 °C warmen Wassers ab, erhält man die für die Aufheizung notwendigen 2 716,6 kJ
Wärme.

Diskussion

Theoretisch könnte man beim Abkühlen des Wassers von 80 °C auf die Umgebungstemperatur von 15 °C in einer idea-
len thermischen Maschine –264,5 kJ Arbeit gewinnen. Ebenso müsste sich mit einer idealen Wärmepumpe das Wasser von
15 °C Temperatur mit einem Arbeitsaufwand von 264,5 kJ auf 80 °C erwärmen lassen. Durch Erwärmung mit der „hoch-
wertigen“ Energie Elektrizität erleidet die zugeführte elektrische Energie im Prozess einen Exergieverlust von 2 452 kJ.

Die Umwandlung elektrischer Energie in „Ohm’sche Wärme“ ist ein stark dissipativer Prozess.

5.5.2 Offene Systeme

Bei der Bestimmung des Exergieflusses muss für das offene System der Exergietransfer mit den Stoffströmen berücksich-
tigt werden:

Exergietransferrate,
zeitliche Änderung verbunden mit Arbeitstransfer

Exergietransferrate, ver-der Exergie im 
bunden mit WärmetransferKontrollraum

d
1

d
stUKR

j t diss
jj

TEx Q P W
t T

 
= − ⋅ + + −  

 
∑

Exergietransferrate,
verbunden mit Stoffstrom

a a e e
a e

m ex m ex⋅ + ⋅∑ ∑
(5.19)

In Gl. (5.19) ist die linke Seite die zeitliche Änderung der Exergie im Kontrollraum. Der erste Term auf der rechten Seite
ist der Fluss des Exergietransfers, der mit dem Wärmetransfer verbunden ist. Tj ist dabei die Temperatur an der System-
grenze, bei der der Wärmestrom Qj  zum Kontrollraum transferiert wird. Der zweite Term auf der rechten Seite ist der
Exergietransferfluss, der mit der Arbeit verbunden ist. Dabei ist P die Leistung, die vom Kontrollraum abgegeben oder ihm
zugeführt wird. Der dritte Term der rechten Seite ist der Exergietransfer mit den Stoffströmen, die in den Kontrollraum ein-
und ausfließen.

Ein Vergleich der Entropiebilanz Gl. (4.75) und der Exergiebilanz Gl. (5.19) ergibt unter Berücksichtigung der Energie-
bilanz die allgemein gültige Beziehung für die Exergieverlustrate vE :

v U irrEx T S= ⋅

Technische Exergieanalysen behandeln vorwiegend stationäre Vorgänge. Bei der Gleichung für den Exergiefluss statio-
närer Vorgänge wird die linke Seite der Gl. (5.19) zu null, ebenfalls der Term pU . dV/dt. Damit erhalten wir aus Gl. (5.19):

0 1 U
j e e a a v

jj e a

T
Q P m ex m ex Ex

T
 

= − ⋅ + + ⋅ − ⋅ −  
 

∑ ∑ ∑ (5.20)

In vielen Fällen strömt nur ein Massenstrom ins offene System ein und wieder aus ihm heraus. Für diesen Fall vereinfacht
sich Gl. (5.20).
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2 11 ( )U
j v

jj

T
Q P Ex m ex ex

T
 

− ⋅ + − = ⋅ −  
 

∑ (5.21)

Die Änderung der spezifischen Exergie zwischen Ein- (Index 1) und Austritt (Index 2) aus dem System e2 – e1 kann mit
Gl. (5.11) berechnet werden.

2 1 2 1 2 1( )tot tot Uex ex h h T s s− = − − ⋅ − (5.22)

BEISPIEL 5.4: Drosselung von Dampf

In einem Ventil wird Dampf von 100 bar Druck und 360 °C Temperatur auf 10 bar gedrosselt. Die Geschwindigkeit des
Dampfes ist vor und nach dem Ventil gleich groß. Die Temperatur der Umgebung ϑU beträgt 20 °C und der Druck pU =
1 bar.
Zu bestimmen sind die spezifische Exergie des Dampfes vor und nach dem Ventil, sowie der spezifische Exergieverlust.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Prozess des in der Skizze dargestellten offenen Systems ist stationär.
• Der Prozess verläuft adiabat und ohne den Transfer technischer Arbeit.
• Der Einfluss potentieller und kinetischer Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

Daten des Dampfes vor der Drosselung (A2.4):

v1 = 0,02333 m3/kg    h1 = 2962,6 kJ/kg     s1 = 6,0073 kJ/(kg K)

Laut Energiebilanz nach Kapitel 3 ist der Zustand nach der Drosselung:

120 hh −=

Aus dem h,s-Diagramm kann man entnehmen, dass die Temperatur des Dampfes bei isenthalper Drosselung auf 258,8 °C
sinkt. Die Entropie des Dampfes beträgt nach der Drosselung:

s2 = 6,9632 kJ/(kg K)

Zur Berechnung der Exergie nach Gl. (5.18) werden noch die Enthalpie und Entropie des Dampfes bei 20 °C und 1 bar
benötigt. Aus Tabelle A2.4 erhält man:

 hU = 84,0 kJ/kg und  sU = 0,2965 kJ/(kg K)

1 1 1( )U U Uex h h T s s= − − ⋅ − =1204,5  kJ/kg

2 2 2( )U U Uex h h T s s= − − ⋅ − =924,3  kJ/kg

Die Exergiebilanz des offenen Systems lautet:

( ) 12 2 1

0

1 / ( )U j j e v
j

T T Q W Ex m ex ex

=

− ⋅ + − = ⋅ −∑

2 1
kJ( ) (924,3 1204,5)
kg

v
v

Exex ex ex
m

= = − − = − ⋅ = kJ280, 2 
kg

360 °C

Dampf

100 bar

1

10 bar

A  = A
2 1

2
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Diskussion

Die Energie, zusammengesetzt aus Enthalpie und kinetischer Energie des Dampfes, bleibt bei der Drosselung im Ventil
erhalten, aber Exergie, d. h. Arbeitsfähigkeit, wird zerstört. Die Energieänderung des Dampfes ist null. Die Exergieände-
rung wird allein durch den Term –TU . (s2 – s1) bestimmt und kann daher, wenn die Entropien bei der Zustandsänderung be-
kannt sind, berechnet werden. Weiter ist zu beachten, dass der Zustand des Dampfes bei Umgebungsbedingungen im Ge-
biet des Wassers liegt. Sinnvoller wäre es, hier den Zustand zu definieren, der im Kondensator der Turbine bei Umgebungs-
bedingungen herrscht. Dieser Zustand läge bei 23 mbar mit einer Entropie von sU = 8,66 kJ/(kg K). Die auf den Konden-
satordruck bezogene Exergie wäre größer als die beim Umgebungsdruck, nicht aber die Änderung der Exergie.

BEISPIEL 5.5: Exergieverluste bei regenerativer Vorwärmung

In einem Speisewasservorwärmer wird das Wasser bei 200 bar Druck von 180 °C auf 220 °C erwärmt. Die Erwärmung
erfolgt mit überhitztem Heizdampf, der mit 30 bar Druck und 400 °C Temperatur in den Vorwärmer eintritt und ihn als
gesättigtes Kondensat verlässt. Bestimmen Sie die spezifische Irreversibilität, bezogen auf 1 kg Speisewasser bei einer
Umgebungstemperatur von 300 K.

Lösung

Schema

                                                                

Speisewasser ein
1

Speisewasser aus
2

Heizkondensat aus4

Heizdampf ein3

Annahmen

• Der Prozess im Speisewasser ist stationär.
• Mit der Umgebung findet kein Wärmeaustausch oder Arbeitstransfer statt.
• Der Einfluss potentieller und kinetischer Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

Unter der Voraussetzung, dass der Vorwärmer nach außen adiabat ist, lautet die Exergiebilanz nach Gl.(5.20):

aus aus ein ein v
aus ein

m ex m ex Ex⋅ − ⋅ = −∑ ∑
2( ) 0,5U U Uex h h T s s c g z= − − ⋅ − + ⋅ + ⋅

Aus Tabelle A2.4 erhalten wir folgende Stoffwerte:

h1 = 773,2 kJ/kg s1 = 2,1146 kJ/(kg K) h2 = 949,2 kJ/kg s2 = 2,4868 kJ/(kg K)
h3 = 3 231,6 kJ/kg s3 = 6,9233 kJ/kg K) h4 = 1 008,4 kJ/kg s4 = 2,6456 kJ/(kg K)

Um die Irreversibilität zu berechnen, müssen zunächst die Massenströme ermittelt werden. Die 1m Massenströme des
Speisewassers und 3m des Dampfes bzw. des Kondensats bleiben konstant. Nach der Energiebilanz des Vorwärmers erhält
man folgende Beziehung zwischen den Massenströmen:

1 2 1 3 4 3( )m (h h ) m h h⋅ − = − ⋅ −

2 1
3 1 1 1

3 4

949,2 773, 2 0,07917
3231,6 1008,4

h hm m m m
h h

− −= ⋅ = ⋅ = ⋅
− −
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Zur Bestimmung der spezifischen Irreversibilität kann die Exergiebilanzgleichung in folgender Form geschrieben wer-
den:

3
2 1 4 3

1 1

( ) ( - )v
v

E m
ex ex ex ex ex

m m
= = − − − ⋅

Die Exergieänderungen sind:

2 1 2 1 2 1( ) 64,34 kJ/kgUex ex h h T s s− = − − − =

4 3 4 3 4 3( ) 939,89 kJ/kgUex ex h h T s s− = − − − = −

1

kJ kJ64,34 0,07917 ( 939,89 )
kg kg

v
v

Exex
m

= = − − ⋅ − = kJ10,07 
kg

Diskussion

Durch den Wärmeaustausch bei endlicher Temperaturdifferenz entsteht eine Irreversibilität, um welche die Exergie ver-
ringert wird. Der auf den Massenstrom bezogene Wärmestrom ist: 1/ mQ  = h2 – h1 = 176 kJ/kg. Damit beträgt die Irreversi-
bilität 5,3 % des Wärmetransfers.

5.6 Exergieanalysen

5.6.1 Exergieanalyse der Primärenergien

Unsere Energiequellen sind Primärenergieträger, die mit Ausnahme der Hydro- und Windenergie als Wärme genutzt wer-
den. Hydro- und Windenergie stehen uns als potentielle und kinetische Energie zur Verfügung, es sind somit reine Exer-
gien. Die thermischen Energieträger fossile und biologische Brennstoffe, nukleare und solare Energie liefern uns Wärme-
ströme, die je nach Energieträger bei verschiedenen Temperaturen, die wir hier mit Quellentemperatur TQ bezeichnen,
nutzen können. Die genaue Ermittlung der Quellentemperatur ist nicht immer einfach, weil die Wärmetransferprozesse in
der Regel nicht isotherm verlaufen. Wie später noch gezeigt wird, kann aber eine mittlere Quellentemperatur bestimmt wer-
den. In der Praxis erfolgt die Übertragung der Wärmeströme bei endlichen Temperaturdifferenzen. Verbunden damit tritt
immer ein Exergieverlust auf. In Abschnitt 5.3 haben wir gesehen, dass die Exergie der Wärme stark von der Temperatur
TQ, bei der sie zur Verfügung steht und von der Umgebungstemperatur TU abhängig ist. Bei den meisten technischen Pro-
zessen wird die Wärme nicht bei Umgebungstemperatur, sondern bei der Nutztemperatur TN genutzt. Dies kann am Beispiel
eines fossil befeuerten Dampfkessels eines Dampfkraftwerks in Bild 5.5 vereinfacht demonstriert werden:

Q

T

Brenn-
stoff

UT

Qzu

Q

BrennraumLuft

TV

Dampf

T
N

Q N

Speisewasser

Dampferzeugung

Systemgrenze
V

Bild 5.5: Schematische Darstellung der Energieträgernutzung

Zur Analyse des Energie- und Exergietransfers betrachten wir das durch die Systemgrenze eingeschlossene System, das
im Wesentlichen aus der Kesselwand besteht. Das System transferiert keine Arbeit oder Massenströme, sondern nur Wär-
meströme. Aus dem Brennraum wird die durch Verbrennung freigesetzte Wärme Qzu in das System transferiert. Das aus
dem System strömende Rauchgas wird durch die Wärmeabgabe an die Umgebung QV ersetzt. Diese Wärme bleibt unge-
nutzt. Die nutzbare Wärme QN führt man dem Dampferzeuger zu. Beim stationären Prozess sind die Energie und Exergie-
bilanzgleichungen für das System:

0=++ NVzu QQQ (5.23)
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1 1 1U U U
v zu N V

Q N V

T T T
Ex Q Q Q

T T T
     

= − ⋅ − − ⋅ − − ⋅           
(5.24)

Aus der Energiebilanz kann ein Brennraumwirkungsgrad ηBr definiert werden, der angibt, welcher Anteil zugeführter
Wärme als Nutzwärme weitergeleitet wird.

VN

N

zu

N
Br

QQ

Q

Q

Q

+
==η (5.25)

Die Exergiebilanzgleichung definiert, welcher Anteil der Exergie mit den Wärmeströmen transferiert wird. Durch den
Wärmestrom wird dem System Exergie zugeführt. Der Anteil davon, der mit der Nutzwärme weitertransferiert wird, kann
mit dem exergetischen Wirkungsgrad ηEx angegeben werden:

)/1(
)/1(

)/1(

)/1(

QU

NU
Br

zuQU

NNU
Ex TT

TT
QTT

QTT

−
−

⋅=
⋅−

⋅−
= ηη (5.26)

Die Ermittlung der Temperaturen TQ und TN ist nicht ganz einfach, weil der Wärmetransfer im Allgemeinen nicht bei
konstanten Temperaturen erfolgt. Es können mittlere Temperaturen bestimmt werden, die vom Prozess abhängen. Für das
folgende Beispiel Dampfkessel wird gezeigt, wie man solche Temperaturen bestimmt.

In Brennraum des Dampfkessels erfolgt die Wärmezufuhr durch isobare Verbrennung. Die Wärmeabgabe vom heißen
Brenngas ist wiederum in guter Näherung isobar. Mit Hilfe des T,s-Diagramms kann eine mittlere Temperatur errechnet
werden (Bild 5.6).

0
0

minT

TQ

maxT

T

s∆ s

T=q
zu

2 p

s∆.
Q

Bild 5.6: Zur Bestimmung der mittleren Temperatur

Die mittlere Temperatur ist der Quotient aus abgeführter Wärme und Entropieänderung. Diese Temperatur ist die mittlere
Quellentemperatur TQ. Durch die aus dem Brennraum zugeführte Wärme erhitzt sich das Speisewasser zunächst, dann ver-
dampft es und wird überhitzt. Für diesen Vorgang liefert das T,s-Diagramm des Wassers eine mittlere Temperatur. Für die
Überhitzung ist die Nutztemperatur die mittlere Temperatur des Dampfes. Mit ihr kann der Exergietransfer vom Brennraum
zum Dampf untersucht werden.

Im Brennraum hängt die maximale Temperatur, die bei der Verbrennung entsteht, vom Brennstoff ab und liegt zwischen
2 200 und 3 000 K. Die mittlere Temperatur, also die Quellentemperatur TQ,  liegt zwischen 1 200 und 1 600 K. Auf der
Dampfseite tritt das Speisewasser bei 500 bis 550 K in den Kessel ein und die Temperatur des überhitzten Dampfes liegt bei
810 bis 850 K. Die mittlere Temperatur, auch Nutztemperatur TN genannt, liegt bei 700 K. Bei einer Umgebungstemperatur
von 290 K beträgt der exergetische Wirkungsgrad des Dampfkesselprozesses 0,71 bis 0,72. Beim irreversiblen Wärme-
transfer vom Brennraum gehen 23 bis 28 % der Exergie verloren. Der in Gl. (5.26) angegebene exergetische Wirkungsgrad
bezieht sich nur auf die Wärmetransfers. Bei der Verbrennung selbst entstehen große Exergieverluste durch die Umwand-
lung chemischer Bindungsenergie in Wärme. Im Dampfturbinenprozess ergeben sich weitere Exergieverluste, die später
noch diskutiert werden.

Der exergetische Wirkungsgrad eines Wärmetransferprozesses wird desto besser, je kleiner die Differenz zwischen
Quellen- und Nutztemperatur ist. Entspricht die Nutztemperatur der Quellentemperatur, wird der exergetische Wirkungs-
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grad 1. In Bild 5.7 ist der exergetische Wirkungsgrad des Wärmetransfers für die Quellentemperatur von 1 500 K und der
Umgebungstemperatur von 290 K beim Brennraumwirkungsgrad von 1 über der Nutztemperatur aufgetragen. Aus dem
Diagramm ist ersichtlich, dass bei Raumheizungen mit sehr tiefen Nutztemperaturen der exergetische Wirkungsgrad sehr
gering ist und mit steigender Nutztemperatur zunimmt.
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Bild 5.7: Einfluss der Nutztemperatur auf den exergetischen Wirkungsgrad

Die Produktion von Niedertemperaturwärme mit fossilen Brennstoffen führt zu starken Exergieverlusten und ist aus
thermodynamischer Sicht deshalb Unsinn. Die Nutzung der Temperaturgefälle durch eine Wärmekraftmaschine und die
Nutzung der Abwärme als Niedertemperaturwärme (z. B. Raumheizung) resultieren in wesentlich besseren exergetischen
Wirkungsgraden. Dies wird bei der Wärme-Kraft-Kopplung (WKK), bei der mit einem Wärmekraftprozess Strom erzeugt
und gleichzeitig Prozess oder Heizwärme abgegeben wird, erreicht. Vom Standpunkt des zweiten Hauptsatzes aus sollten
diese Anlagen zwingend realisiert werden.

5.6.2 Exergieanalyse adiabater Maschinen

In den thermischen Maschinen Turbinen, Verdichtern und Pumpen sind die Energieumwandlungsprozesse meistens adia-
bat, nur der Massenstrom tritt in den Kontrollraum ein und verlässt ihn auch wieder. Aus der Exergieflussbilanzgleichung
(5.21) erhalten wir:

2 10 ( ) vP m ex ex Ex= − ⋅ − −

Die spezifische Exergie, die zur Maschine gelangt, ist:

12 2 1 2 1
v

e U irr
ExP w ex ex ex ex T s

m m
= = − + = − + ⋅∆ (5.27)

Irreversibilitäten sind die durch Reibung und dissipative Effekte verursachten Minderungen der Arbeitsfähigkeit der
Maschine. Als Folge von Irreversibilitäten erleiden die Maschinen Exergieverluste.

5.6.3 Exergieanalyse von Wärmeübertragern

Die Stoffströme der Wärmeübertrager erfahren Exergieverluste primär durch Wärmetransfer bei endlichen Temperatur-
differenzen, sekundär durch Isolationsverluste und Reibung in der Strömung, die im Vergleich zum Energietransfer meist
so gering sind, dass sie vernachlässigt werden dürfen.
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Bild 5.8: Gegenstromwärmeübertrager
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In dem in Bild 5.8 dargestellten Gegenstromwärmeübertrager werden mit der Umgebung weder Wärme noch Arbeit
ausgetauscht. Damit vereinfacht sich Gl. (5.20):

0 a a e e v
aus ein

m ex m ex Ex= ⋅ − ⋅ +∑ ∑
Für den in Bild 5.8 gezeigten Wärmeübertrager erhalten wir als Exergiebilanz:

2 1 4 3( ) ( )w k vm ex ex m ex ex Ex⋅ − + ⋅ − = −

Die linke Seite der Gleichung ist die Exergiestromänderung durch den Massentransport, die rechte Seite die durch Irre-
versibilitäten verursachte Exergieverlustrate. Der warme Stoffstrom ist der Lieferant der Exergie für den kalten Stoffstrom.
Die Gleichung, geteilt durch die Exergiestromänderung des warmen Mediums, liefert:

3 4

2 1 2 1

( )
1

( ) ( )
k v

w w

m ex ex Ex
m ex ex m ex ex

⋅ −
= +

⋅ − ⋅ −

Die rechte Seite der Gleichung ist ein auf die Exergiestromänderung des warmen Mediums bezogener Wirkungsgrad.
Unter Verwendung von Gl. (5.26) und unter Vernachlässigung der kinetischen und potentiellen Energie ist der exergetische
Wirkungsgrad:

4 3 4 3

1 2 1 2

[ ( )]
[ ( )]

k U
Ex

w U

m h h T s s
m h h T s s

η ⋅ − + ⋅ −
=

⋅ − + ⋅ −
(5.28)

Die thermodynamischen Mitteltemperaturen auf der kalten und warmen Seite sind folgendermaßen definiert

4 32 1

2 1 4 3
w k

h hh hT T
s s s s

−−
= =

− −

In Gl. (5.28) eingesetzt, erhalten wir:

wU

kU
Ex TT

TT
/1
/1

−
−

=η (5.29)

Das Ergebnis ist gleich wie bei der Analyse der Primärenergieträger nach Gleichung (5.26). Dies ist trivial, weil auch der
Dampfkessel ein Wärmeübertrager ist.

5.6.4 Exergetischer Wirkungsgrad von Anlagen

Der exergetische Wirkungsgrad von Anlagen kann im Allgemeinen als Verhältnis des genutzten zum aufgewendeten
Exergiestrom angegeben werden:

N A V
Ex

A A

Ex Ex Ex
Ex Ex

η −
= =

Dabei ist NE der genutzte, AE der aufgewendete und VE der verlorene Exergiestrom der Anlage.

5.7 Exergie-Anergie-Flussbilder

Zur anschaulichen Darstellung der Energieflüsse einer aus mehreren Teilen bestehenden Anlage (z. B. einem Dampfkraft-
werk) nimmt man Energieflussbilder, die Sankey-Diagramme heißen. In ihnen werden die Energieflüsse einzelner Kompo-
nenten der Anlage durch „Ströme“ dargestellt, deren Breite proportional zum Energiestrom ist. Diese Darstellung berück-
sichtigt aber nur den ersten Hauptsatz der Thermodynamik. Teilt man die Energieflüsse in Exergie und Anergie auf,
beachtet man auch den zweiten Hauptsatz. Solche Diagramme nennt man Exergie-Anergie-Flussbilder.
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Bild 5.9: Exergie-Anergie-Flussbild einer Wärmekraftmaschine

In Bild 5.9 ist das Exergie-Anergie-Flussbild einer Wärmekraftmaschine dargestellt, die Wärme aus einem warmen
thermischen Reservoir mit der Temperatur Tw bezieht und Wärme an ein kaltes Reservoir mit der Temperatur Tk abgibt. Der
Wärmestrom der zugeführten Wärme fließt in die Wärmekraftmaschine. Er besteht aus dem Betrag des Exergieflusses der
Wärme:

( )1 /Q zu C zu k wEx Q Q T Tη= ⋅ = ⋅ −

und aus deren Anergiefluss:

/Q zu Q zu k wB Q Ex Q T T= + = ⋅

Der Betrag des Exergieflusses verringert sich um den Exergieverlust der Maschine.
Der verbleibende Exergiefluss verlässt die Maschine als effektive Leistung P. Der Anergiefluss vergrößert sich entspre-

chend durch die Irreversibilität und verlässt die Maschine als abgeführter Wärmestrom.
In vielen Fällen interessiert nur die Änderung der Exergie. Sie kann als Exergie-Flussbild dargestellt werden. In Bild 5.9

ist der rechte Ast des Flussbildes das Exergie-Flussbild.

BEISPIEL 5.6: Exergie-Flussdiagramm eines Dampfturbinenprozesses

In eine Dampfturbinenanlage strömen aus dem Dampferzeuger 10 kg/s Frischdampf mit 40 bar Druck und 400 °C Tem-
peratur. In der ersten Teilturbine wird der Dampf auf 10 bar expandiert und in einem Zwischenüberhitzer wieder auf 400 °C
erhitzt. In der zweiten Teilturbine wird der Dampf auf 50 mbar expandiert. Der isentrope Wirkungsgrad der Teilturbinen ist
0,85. Reibungsverluste der Strömung in den Rohrleitungen und in der Pumpe sowie die kinetische und potentielle Energie
können vernachlässigt werden. Berechnen Sie die Exergieströme in der Turbine und zeichnen Sie ein Exergie-Flussdia-
gramm. Der Druck der Umgebung ist 1 bar und die Temperatur beträgt 20 °C.
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• Beide Teilturbinen sind in einem Kontrollraum zusammengefasst.
• Die potentielle und kinetische Energie werden vernachlässigt.
• Strömungsverluste außerhalb der Turbinen sind vernachlässigbar.
• Die Pumpe bleibt unberücksichtigt.
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Analyse

Da wir beide Turbinen in einem Kontrollraum zusammengefasst haben, müssen nur die aus dem System ein bzw. austre-
tenden Exergieflüsse und die Arbeit erfasst werden. Der Exergiefluss ist:

[( ) ( )]U U UEx m ex m h h T s s= ⋅ = ⋅ − − ⋅ −

Aus Tabelle A2.4 sind die Dampfdaten bei Umgebungsbedingungen:

hU = 84,0 kJ/kg                  sU = 0,2965 kJ/(kg K)                      TU = 293,15 K

Zur Bestimmung der Exergieflüsse werden die Enthalpien und Entropien an den Ein- und Austritten der Turbine benö-
tigt. Diese Werte können am einfachsten aus dem h,s-Diagramm B2 oder aus den Tabellen A2.4 ermittelt werden. Für die
Eintritte der Teilturbine erhalten wir folgende Daten:

h1 = 3 214 kJ/kg   s1 = 6,77 kJ/(kg K)   h3 = 3 264 kJ/kg   s3 = 7,47 kJ/(kg K)

Um die Enthalpie und Entropie am Austritt der Turbine zu bestimmen, muss der Turbinenprozess berechnet werden. Für
die Expansion in der ersten Teilturbine gilt:

ishhhh η⋅−−= )( 2112

Nach der isentropen Expansion von 40 auf 10 bar ist die Enthalpie  h2s. Das Diagramm zeigt für h2s = 2 865 kJ/kg und ent-
sprechend für h2 = 2 917,3 kJ/kg. Für s2 erhält man aus dem Diagramm 6,88 kJ/(kg K). Die Berechnung der zweiten Teiltur-
bine erfolgt analog:

h4s = 2 277 kJ/kg                       h4 = 2 375,1 kJ/kg                     s4 = 7,95 kJ/(kg K)

Für die Exergieflüsse erhält man folgende Werte:

1 2 3=12 323 kW 9 034 kW 10 771 kW 474 kWEx Ex Ex Ex= = =

Die Leistung der ersten Teilturbine ist:

1 2 1 2 1[( ) ( )]T UP m ex ex T s s= ⋅ − + ⋅ − = −2967 kW

Für die zweite Teilturbine erhält man:

PT2 = –8 890 KW

Mit diesen Daten kann ein Exergie-Flussdiagramm erstellt werden:
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Das Diagramm zeigt die Exergieflüsse und Exergieverluste Exv1 und Exv2, die durch Irreversibilitäten auftraten.

Diskussion

Im Exergie-Flussdiagramm symbolisieren Exergieflüsse die Abnahme der Exergie durch Irreversibilitäten und die Zu-
nahme durch Wärmezufuhr. Zu beachten ist der geringe Exergiefluss Ex4 am Kondensatoreintritt. Die spezifische Enthalpie
des Dampfes ist zwar groß, hat aber wegen der tiefen Temperatur eine sehr kleine Exergie. Die Energie dieses Dampfes be-
steht zum größten Teil nur aus Anergie und ist daher thermodynamisch gesehen nutzlos.
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Bei technischen Problemen sind die wirklichen Zustandsänderungen meist so komplex, dass eine exakte thermodynami-
sche Analyse nur mit aufwändigen Computerprogrammen möglich ist. Die Beschreibung solcher Programme würde den
Rahmen dieses Lehrbuches jedoch sprengen. Um grundlegende Aussagen über Einflussgrößen machen zu können, sind oft
vereinfachte Analysen ausreichend. Hier werden einige einfache, idealisierte Zustandsänderungen besprochen, die bei der
Analyse technischer Prozesse anwendbar sind. In den Kapiteln 7 bis 10 folgt dann eine ausführlichere Behandlung der
wichtigsten technischen Prozesse.

6.1 Analyse technischer Prozesse

Durch richtige Anwendung der Bilanz- und Transfergleichungen sind technische Prozesse analysierbar. Dadurch werden
die Beurteilung der thermischen und isentropen Wirkungsgrade, die Bestimmung der Leistungen sowie jene der Verluste
möglich. Oft müssen vereinfachende Annahmen getroffen werden, damit der Zeitaufwand für eine Analyse vertretbar ist.
Natürlich ist die Auswirkung der Vereinfachungen auf das Ergebnis zu beurteilen und zu berücksichtigen.

Die Analyse der Prozesse kann durch folgende Maßnahmen vereinfacht und oft so erst einer Berechnung zugänglich
gemacht werden:

• Die Systemgrenzen sind dem Problem angepasst zu wählen.
• Die Annahme idealisierter Prozessverläufe und Stoffwerte, die zwar nicht der Wirklichkeit entsprechen, sich dieser aber

möglichst gut annähern.
• Das Aufteilen von Prozessen in idealisierte Teilprozesse.

6.1.1 Anwendungsgebiete

Thermodynamische Analysen befassen sich mit folgenden Prozessen:

• Thermischen Kreisprozessen der Kraftmaschinen
• Wärmepumpen- und Kälteanlagenprozessen
• Trocknungsprozessen
• Verbrennungsprozessen.

Nicht nur Kreisprozesse können analysiert werden, sondern auch die Teilprozesse und deren Apparate. Typische Appa-
rate sind:

• Konfusoren (nozzle) und Diffusoren (diffuser) von Strömungsmaschinen
• Dampf-, Gas- und Wasserturbinen (gas, steam and hydro turbines)
• Kompressoren (compressors), Verdichter (compressors) und Pumpen (pumps)
• Verbrennungsmotoren (combustion engines)
• Drosselelemente (throttling devices)
• Heizkessel (boiler)
• Wärmeübertrager (heat exchanger).

6.1.2 Einteilung thermischer Maschinen

Thermische Maschinen werden je nachdem, ob sie Arbeit leisten oder abgeben und ob die Prozesse kontinuierlich oder in-
termittierend verlaufen, unterschieden. Tabelle 6.1 zeigt die Einteilung der Maschinen.
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Tabelle 6.1: Einteilung der Maschinen
Arbeitsmaschinen Kraftmaschinen
Zufuhr von Nutzarbeit Lieferung von Nutzar-
oder Nutzleistung beit und Nutzleistung

Verdrängermaschinen Kompressoren Kolbendampfmaschinen
Kolbenpumpen Verbrennungsmotoren
Schraubenverdichter

Strömungsmaschinen Radial- und Axialpumpen Dampf-, Gas- und
Verdichter Wasserturbinen
Ventilatoren

Je nach der Zu- oder Abfuhr mechanischer Nutzarbeit erfolgt die Aufteilung in Arbeits- und Kraftmaschinen.
Bei Verdrängermaschinen wird das Arbeitsfluid in einem Arbeitsraum eingeschlossen, erfährt dort eine oder mehrere

Zustandsänderungen und wird anschließend ausgetauscht. Der Stoffaustausch erfolgt intermittierend.
In Strömungsmaschinen strömt das Arbeitsfluid kontinuierlich und erfährt dabei eine oder mehrere Zustandsänderungen.
Eine strenge Abgrenzung ist nicht immer möglich, wie man am Beispiel eines Verbrennungsmotors, der eine Verdrän-

germaschine ist, zeigen kann. Setzt man am Ein- und Austritt einen Windkessel ein, kann er als Strömungsmaschine be-
trachtet werden, deren Arbeitsmedium kontinuierlich strömt.

Bei thermischen Kreisprozessen benötigt man jeweils mindestens eine Arbeits- und eine Kraftmaschine bzw. eine Ver-
dichtung und eine Expansion. Die aufgezählten Maschinen können in der Technik auch für eine einzelne Zustandsänderung
(z. B. Luftkompressor, Wasserturbine) zur Anwendung kommen. Auf die Prozesse und deren Komponenten wird in den
Kapiteln 7 bis 10 detailliert eingegangen.

6.1.3 Thermische Kreisprozesse

Thermische Kreisprozesse zeichnen sich dadurch aus, dass ein Arbeitsfluid bei dem Prozess mehrere Zustandsänderungen
erfährt und am Ende des Prozesses wieder den Anfangszustand erreicht.

Kreisprozesse der Kraftmaschinen werden rechtsläufige, die der Arbeitsmaschinen linksläufige Kreisprozesse ge-
nannt.

Da die Zustandsgrößen Enthalpie, Entropie, kinetische und potentielle Energie am Anfangs- und Endzustand den glei-
chen Wert haben, liefert der erste Hauptsatz:

abzuKPN QQP −−=, (6.1)

Dabei ist PN, KP die Summe aller an dem Kreisprozess beteiligten mechanischen und inneren dissipativen Leistungen,
zuQ die Summe aller dem Prozess zu- und abQ  abgeführten Wärmeströme.
Bei rechtsläufigen Kreisprozessen ist der Betrag zugeführter Wärme größer als jener der abgeführten. Damit liefert Gl.

(6.1) eine negative mechanische Leistung des Kreisprozesses. Beim linksläufigen Kreisprozess ist der Betrag abgeführter
Wärme jedoch größer als jener der zugeführten, was zu einer positiven Kreisprozessarbeitsleistung führt. Bild 6.1 zeigt den
Kreisprozesse in einem T,s-Diagramm.

rechtsläufiger Kreisprozess             linksläufiger Kreisprozess
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N, KP
qab
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Bild 6.1: Prozessverlauf des rechts- und linksläufigen Kreisprozesses im T,s-Diagramm
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6.1.4 Wirkungs- und Leistungsgrade thermischer Prozesse

6.1.4.1 Wirkungsgrade rechtsläufiger Prozesse und Kraftmaschinen

Rechtsläufige thermische Kreisprozesse sind Kraftmaschinen. Sie erhalten thermische Energie und wandeln diese in
mechanische Arbeit um. Der Nutzen ist mechanische Nutzarbeit, die zugeführte Wärme die Kosten verursachende Prozess-
größe. Der thermische Wirkungsgrad der Kreisprozesse ist der Quotient aus dem Betrag der mechanischen Nutzleistung,
geteilt durch den zugeführten Wärmestrom:

zuabzuNth QQQP /1/ −==η (6.2)

Die an die Welle abgelieferte negative effektive Leistung Peff ist um die positive äußere dissipative Leistung vermindert.
Diese Verluste werden durch den mechanischen Wirkungsgrad berücksichtigt.

Neffm PP /=η (6.3)

Verluste, die durch innere Dissipation entstehen, werden bei Strömungsmaschinen durch den isentropen  oder inneren
und bei Verdrängermaschinen durch den indizierten Wirkungsgrad angegeben:

sNi PP /=η (6.4)

Dabei ist Ps die Summe aller Leistungen, die bei einer isentropen Zustandsänderung aller am Prozess beteiligen Maschi-
nen erreichbar ist.

Die hier angegebenen isentropen und mechanischen Wirkungsgrade gelten auch für die Komponenten von Kreisprozes-
sen, die mechanische Leistung abgeben (Turbinen, Verbrennungsmotoren, Luftmotoren etc.), also Kraftmaschinen sind.

6.1.4.2 Wirkungsgrad der Arbeitsmaschinen

Arbeitsmaschinen wird mechanische Arbeit zugeführt und erhöhen damit das Energieniveau des Prozessfluids. Da bei
diesem Prozess nicht unbedingt Wärme zu- oder abgeführt werden muss, ist die Definition eines thermischen Wirkungs-
grades unmöglich. Der isentrope Wirkungsgrad einer Arbeitsmaschine ist definiert als der Quotient der isentropen Leistung
bzw. Arbeit und der Nutzleistung oder Nutzarbeit.

)/(/ 121212 ipspNsi jwwPP +==η (6.5)

Durch die positive Dissipation vergrößert sich die Druckänderungsarbeit um die innere Dissipation. Die notwendige ef-
fektive Arbeit wächst dadurch an.

)/()(/ 1212121212 aipipeffNm jjwjwPP +++==η (6.6)

Die reibungsbehaftete Druckänderungsarbeit wp12 wird größer als die isentrope Druckänderungsarbeit wp12s, was in Ab-
satz 6.2.1.6 besprochen wird.

Bei der Verdichtung von Gasen ist mit einer isothermen Kompression die Nutzarbeit am kleinsten. Bei Hubkolbenkom-
pressoren, die in der Regel gekühlt sind, wird der innere Wirkungsgrad deshalb auf die isotherme Kompression idealer Ga-
se bezogen.

NNNTpiT PppTRmwppTRww /)/ln(/)/ln(/ 121121211212 ⋅⋅⋅=⋅⋅==η (6.7)

6.1.4.3 Leistungsgrad linksläufiger Prozesse

Linksläufige Kreisprozesse werden durch Leistungsgrad oder Arbeitszahl (COP, Coefficent Of Performance) beurteilt. Die
Prozesse Kältemaschinen und Wärmepumpen sind linksläufig. Bei der Kältemaschine ist der dem Prozess zugeführte, also
der vom kühlenden Gut abgeführte Wärmestrom der erwünschte Nutzen. Der Leistungsgrad der Kältemaschine εKM ist der
zugeführte Wärmestrom, geteilt durch die zugeführte mechanische Nutzleistung:

1
/ 1

zu zu
KM

N ab zu ab zu

Q Q
P Q Q Q Q

ε = = =
− −

(6.8)
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Beim Wärmepumpenprozess besteht der Nutzen aus dem vom Prozess abgeführten Wärmestrom. Entsprechend ist der
Leistungsgrad des Wärmepumpenprozesses εWP der Betrag des abgeführten Wärmestromes, geteilt durch die mechanische
Nutzleistung:

1
1 /

ab ab
WP

N ab zu zu ab

Q Q

P Q Q Q Q
ε = = =

− −
(6.9)

Da der Betrag abgeführter Wärme stets größer als jener der zugeführten Wärme ist, zeigt Gl. (6.9), dass der Leistungsgrad
der Kälteanlage zwischen 0 und unendlich liegen kann; der der Wärmepumpe ist immer größer als 1.

6.2 Spezialfälle der Zustandsänderungen und Prozesse

Bei Zustandsänderungen kann eine der Zustandsgrößen konstant bleiben oder eine der beiden Prozessgrößen null sein. Die
Behandlung dieser Sonderfälle ist in der Regel einfacher und ermöglicht oft eine gute Annäherung an die Wirklichkeit. In
Tabelle 6.2 sind die Spezialfälle aufgeführt.

Tabelle 6.2: Sonderfälle der Zustandsänderungen
isotherme Zustandsänderung T = konstant dT = 0
isobare Zustandsänderung p = konstant dp = 0 δwp12 = 0
isochore Zustandsänderung v = konstant dv = 0 δwV12 = 0
isenthalpe Zustandsänderung h = konstant dh = 0
isentrope Zustandsänderung s = konstant ds = 0 δq = δj = 0
adiabate Zustandsänderung q12 = 0
isolierte Zustandsänderung w12 = 0

6.2.1 Beispiele spezieller Zustandsänderungen

6.2.1.1 Isotherme Zustandsänderung

Bei einer isothermen Zustandsänderung ändert sich nicht die Temperatur des Systems. Bei idealen Gasen ist die isotheme
Zustandsänderung gleichzeitig auch isenthalp. Die Expansion eines idealen Gases in einem Drosselorgan ohne Änderung
der Geschwindigkeit und geodätischen Höhe ist deshalb isotherm. Während kleiner Druckänderungen bei der Drosselung
verhalten sich Gase fast wie ideale Gase. Ausser bei der Drosselung kann die isotherme Zustandsänderung in technischen
Prozessen nicht mal annähernd erreicht werden. Sie wird aber bei einigen Prozessen, wie z. B. beim Carnot-Prozess (Bei-
spiel 4.5), als die ideale Vergleichszustandsänderung verwendet. Bild 6.2 zeigt die isotherme Expansion eines idealen Ga-
ses im T,s- und p,V-Diagramm.
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Bild 6.2: Isotherme Expansion eines idealen Gases

Bei isentroper Zustandsänderung würde bei der Expansion die Temperatur des Gases sinken. Durch Wärmezufuhr oder
Dissipation kann die Temperatur konstant bleiben. Dies ist bei der Drosselung ohne Änderung der kinetischen und poten-
tiellen Energie der Fall. Bei technischen Prozessen, in denen das Gas bei der Expansion Arbeit liefert, könnte die Tempera-
tur theoretisch durch Wärmezufuhr konstant gehalten werden, was aber nicht realisierbar ist. Die Energiebilanzgleichung
lautet:

12121212 hhwjq p −=++ (6.10)
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Bei einem idealen Gas ist die Enthalpieänderung null; damit entspricht die Druckänderungsarbeit der transferierten Wär-
me plus Dissipation.

6.2.1.2 Isobare Zustandsänderung

Isobare Zustandsänderungen kommen näherungsweise in Wärmeübertragern vor. Der Energietransfer durch Wärme ist in
der Regel sehr viel größer als die Energie, die durch Reibungsverluste bei der Strömung in den Apparaten auftritt. In ge-
schlossenen Systemen ist die isobare Zustandsänderung beim Wärmetransfer nur bei einer Volumenänderung möglich.
Bild 6.3 zeigt die isobare Zustandsänderung eines idealen Gases im T,s- und p,V-Diagramm.
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Bild 6.3: Isobare Erwärmung eines idealen Gases

Bei isobarer Zustandsänderung entspricht die Enthalpieänderung des Systems im Wesentlichen der transferierten Wär-
me.

BEISPIEL 6.1: Wärmeübertrager

Im Rohr eines Wärmeübertragers wird 0,01 kg/s Luft von 20 °C auf 60 °C erwärmt. Um das Rohr strömt Wasser, das von
80 °C auf 70 °C abgekühlt wird. Der Prozess verläuft stationär. Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energien ist
vernachlässigbar. Berechnen Sie den transferierten Wärmestrom und die Entropieproduktion im Wärmeübertrager.

Lösung

Schema

Annahmen

• Im Kontrollraum findet ein stationärer Prozess statt.
• Über die Systemgrenze findet kein Wärme- oder Arbeitstransfer statt.
• Der Prozess ist in beiden Stoffströmen isobar.
• Die Änderung der potentiellen und kinetischen Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

Der Massenstrom der Luft und der des Wassers bleiben jeweils unverändert. Da keine Arbeit oder Wärme über die Sys-
temgrenzen transferiert wird, lautet die Energiebilanz des Kontrollraums:

)()(0 343121 hhmhhm −⋅+−⋅=

Damit ist der Massenstrom des Wassers:
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1
3 hh
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hh
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−

⋅=
−
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Enthalpien der Luft aus Tab. A7: h1 = 20,084 J/kg und h2 = 60,312 kJ/kg

Enthalpien des Wassers aus Tab. A2.4: h3 = 334,95 kJ/kg und h4 = 293,02 kJ/kg
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1 2 1
3

3 4

( ) 402,27 W kg0,009594 
(334,95 293,02) kJ/kg s

m h hm
h h
⋅ −

= = =
− − ⋅

Da über die Systemgrenze keine Wärme transportiert wird, beträgt der transferierte Wärmestrom im Inneren des Systems
402,27 W.

Die Entropiebilanzgleichung lautet:

irrSssmssm +−⋅+−⋅= )()(0 433211

Die Entropieänderung der Luft bestimmt man mit Tabelle A7.

2 1 2 1
kJ J( ) ( ) (0,3615 0,2329) 128,6  

kg K kg K
s s s sϑ ϑ− = − = − ⋅ =

⋅ ⋅

Die spezifische Entropie des Wassers wird Tabelle 2.4 entnommen:

s3 =1,0754 kJ/(kg K)       und       s4 = 0,9550 kJ/(kgK)

Damit kann die Entropieänderung des unterkühlten Wassers berechnet werden.

4 3
J120,4  

kg K
s s− = −

⋅

1 2 1 3 4 3( ) ( )irrS m s s m s s= ⋅ − + ⋅ − = W0,131 
K

Diskussion

Da die Wärme des Wassers mit einer Temperaturdifferenz zur Luft transferiert wird, entsteht eine Irreversibilität, die sich
in der Entropieproduktion bemerkbar macht. Das Beispiel zeigt, dass die beiden Hauptsätze die Analyse des Energietrans-
fers und der Entropieproduktion ermöglichen.

6.2.1.3 Isochore Zustandsänderung

In der Praxis tritt eine isochore Zustandsänderung nur in geschlossenen Systemen mit konstantem Volumen auf, also zum
Beispiel beim Wärmetransfer zu einem Gas in einem Behälter. Flüssigkeiten werden in der Regel oft als inkompressibel
angenommen, so dass die Volumenänderung bei einer Druckänderung dort vernachlässigt wird und so die Zustandsände-
rung isochor ist. Bild 6.4 zeigt die isochore Zustandsänderung eines idealen Gases im T,s- und p,V-Diagramm.
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Bild 6.4: Isochore Erwärmung eines idealen Gases

Bei isochorer Zustandsänderung entspricht die Änderung der inneren Energie des Systems im Wesentlichen der transfe-
rierten Wärme.

6.2.1.4 Isenthalpe Zustandsänderung

Isenthalpe Zustandsänderungen kommen bei adiabaten Drosselungsprozessen vor, wenn die Änderungen der kinetischen
und potentiellen Energie vernachlässigbar sind. Bei idealen Gasen ist die isenthalpe Zustandsänderung gleich der isother-
men Zustandsänderung. Bei realen Fluiden wird die isenthalpe Druckänderung von einer Temperaturänderung begleitet.
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Dieses Verhalten bezeichnet man als Joule-Thomson-Effekt. Der Prozessverlauf kann im h,s-Diagramm eines realen Gases
demonstriert werden (Bild 6.5).
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Bild 6.5: Isenthalpe Drosselung eines realen Gases

BEISPIEL 6.2: Drosselung des Dampfes, Joule-Thomson-Effekt

Die Leistung einer Dampfturbine wird durch Drosselung des Massenstromes mit einem Ventil geregelt. Der Druck des
Dampfes vor dem Ventil ist 100 bar, die Temperatur 360 °C. Nach dem Ventil beträgt der Druck 10 bar. Bei der Analyse
werden der Wärmetransfer an die Umgebung und die kinetische Energien vernachlässigt.

Zu berechnen sind:
a) die Temperatur, Enthalpie und das spezifische Volumen nach der Drosselung
b) das erforderliche Flächenverhältnis, wenn die Strömungsgeschwindigkeiten vor und nach der Drosselung gleich sein

sollen
c) die Temperatur nach der Drosselung, wenn der Dampf ein ideales Gas wäre.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Vorgang ist stationär.
• Der Vorgang ist adiabat.
• Die kinetische Energie wird vernachlässigt.
• Die Zustände 1 und 2 sind im Gleichgewicht.

Analyse

a) Da der Vorgang adiabat ist, über die Wände des Ventils kein Arbeitstransfer mit der Umgebung stattfinden kann und
die kinetische Energie vernachlässigt wird, liefert die Energiebilanz:

1 20 ( )m h h= ⋅ −

Die Enthalpie bleibt beim Drosselvorgang konstant.
Für die Enthalpie des Dampfes liest man bei einem Druck von 10 bar und der Temperatur von 360 °C im h,s-Diagramm

den Wert von 2 963 kJ/kg ab. Mit dieser Enthalpie ist bei 10 bar Druck die Temperatur 258,9 °C.
Durch die Drosselung von 100 auf 10 bar nimmt die Temperatur von 360 °C auf ca. 259 °C um etwa 100 °C ab.

b) Da sich das spezifische Volumen des Dampfes stark vergrößert, muss der Querschnitt des Austritts entprechend
erweitert werden, damit die Geschwindigkeit gleich bleibt. Für die spezifischen Volumina erhält man aus dem h,s-
Diagramm: v1 = 0,0234 m3/kg und v2 = 0,236 m3/kg. Nach Gl. (3.33) beträgt der Massenstrom:

1m c A c A
v

ρ= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅

1 2
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Weil der Massenstrom am Ein- und Austritt gleich groß ist, erhalten wir für das Flächenverhältnis:

3
2 2

3
1 1

0, 236 m /kg
0,0234 m /kg

A v
A v

= = =10,09

Bei einem Flächenverhältnis von  A2/A1  = 1 nähme daher die mittlere Strömungsgeschwindigkeit näherungsweise um den
Faktor 10 zu.

c) Allgemein gilt, dass die adiabate Drosselung ohne Änderung der kinetischen Energie isenthalp ist. Beim idealen Gas
hängt die spezifische Enthalpie nur von der Temperatur, nicht aber vom Druck ab (Kapitel 2). Aus diesem Grund ändert
sich die Temperatur bei idealen Gasen nicht. Das für die Beibehaltung der Geschwindigkeit notwendige Flächenverhältnis
ergibt sich nach der Zustandsgleichung idealer Gase:

10
bar 10
bar 100

2

1

1

2 ===
p
p

A
A

Dieser Wert ist überraschenderweise nahe beim Wert für den Dampf, d. h., die Dichteänderung beim Dampf entspricht
etwa der eines idealen Gases. Die Enthalpie aber hängt stark vom Druck ab.

Diskussion

Die starke Abnahme der Temperatur bei der Drosselung ist, wie der Vergleich mit dem Verhalten des idealen Gases zeigt,
auf Realgaseffekte zurückzuführen. Diese Erscheinung ist als Joule-Thomson-Effekt bekannt. Er findet in der Kältetechnik
z. B. bei der Luftverflüssigung nach dem Verfahren von Linde praktische Anwendung.

Bei höheren Strömungsgeschwindigkeiten ist der Einfluss der kinetischen Energie nicht vernachlässigbar.

6.2.1.5 Isentrope Zustandsänderung

Eine isentrope Zustandsänderung findet dann statt, wenn während des Prozesses weder ein Wärmetransfer mit endlicher
Temperaturdifferenz noch Dissipation auftreten. Bei gewissen Prozessen oder zumindest Teilprozessen kann die Dissipa-
tion gleich groß wie die Wärmeabfuhr sein, so dass die Entropieänderung gleich null ist. Dieser Prozess kann mathematisch
wie ein isentroper Prozess behandelt werden, wird aber thermodynamisch gesehen nicht als isentrop bezeichnet. In der
Natur gibt es keine isentropen Zustandsänderungen. Einige Prozesse verlaufen beinahe isentrop.
Bei thermischen Maschinen wird die isentrope Zustandsänderung oft als idealer Vergleichsprozess verwendet. Die Berech-
nung der isentropen Zustandsänderungen und Arbeiten in idealen Gasen sowie die Verwendung der Entropiediagramme
wurde in Kapitel 4 ausführlich besprochen und mit Beispielen demonstriert.
Bild 6.6 zeigt die isentrope Zustandsänderung eines idealen Gases im T,s- und p,V-Diagramm. Die Energiebilanzgleichung
der isentropen Zustandsänderung lautet:

1212 hhwp −= (6.11)

Die Druckänderungsarbeit bei der isentropen Zustandsänderung ist gleich der Änderung der Enthalpie. Dies gilt uneinge-
schränkt für alle Fluide.
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Bild 6.6: Isentrope Zustandsänderung idealer Gase



6 Anwendung auf technische Prozesse 169

6.2.1.6 Adiabate Expansion

In Expansionsmaschinen, meist Turbinen, ist die Expansion oft adiabat bzw. die Wärmeverluste werden durch thermische
Isolation oft so gering gehalten, dass sie vernachlässigbar sind. Die in der Strömung entstehende Dissipation bewirkt eine
Abweichung von der isentropen Zustandsänderung. Bild 6.7 zeigt die Expansion in einer Dampfturbine im h,s-Diagramm.
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Bild 6.7: Expansion in einer Turbine im h,s-Diagramm

Die Druckänderungsarbeit plus Dissipation entspricht der Enthalpieänderung. Mit dem isentropen Wirkungsgrad kann
die innere Arbeit der Turbine bestimmt werden.

12 12 12 2 1 2 1( )t p s iw w j h h h h η= + = − = − ⋅ (6.12)

Sind die Geschwindigkeits- und Höhenänderungen vernachlässigbar, entspricht die innere Arbeit der Nutzarbeit.
Moderne Dampfturbinen erreichen innere Wirkungsgrade von über 0,95. Die Irreversibilitäten entstehen wegen der Rei-

bung an den Seitenwänden, Schaufelprofilen und in der Dampfströmung. Bild 6.8 zeigt die adiabate Expansion eines
idealen Gases in einer Turbine im T,s-Diagramm.
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Bild 6.8: Adiabate Expansion in einer Gasturbine (ideales Gas)

Im T,s-Diagramm können die Enthalpieänderung, Irreversibilität und innere Arbeit verdeutlicht werden. Die hellgraue
Fläche ist die isentrope Enthalpieänderung h2s – h1 und damit die isentrope Druckänderungsarbeit. Die Fläche unterhalb der
Zustandsänderungslinie (Fläche c-d-2-1) stellt die Dissipationsarbeit dar (dunkelgrau). Die schraffierte Fläche b-f-1-c ist
die Enthalpieänderung h2 – h1 und damit die Nutzarbeit der Turbine. Diese Fläche ist um die Fläche a-b-f-e kleiner als die
isentrope innere Arbeit. Da die beiden Isobaren kongruente Linien sind, ist die Fläche c-d-2-2s gleich groß wie die Fläche
a-b-f-e. Die reibungsbehaftete Nutzarbeit wird damit gegenüber der isentropen Druckänderungsarbeit um die Dissipations-
arbeit nicht reduziert. Die Reduktion ist um die doppelt schraffierte Fläche 2s-2-1 kleiner, sie wird als Energiegewinn
bezeichnet. Da durch Dissipation die Temperatur von T2s auf T2 erhöht wird, steigt die Arbeitsfähigkeit des Gases. Die
Druckänderungsarbeit entspricht dem Betrag der Enthalpieänderung plus Dissipationsarbeit.

Die adiabate Expansion inkompressibler Fluide kann einfach berechnet werden. Die spezifische innere Arbeit ist:

)( 121212121212 ppvuuhhjww pi −⋅+−=−=+= (6.13)
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Bei einem inkompressiblen Fluid (isochor) beträgt die Druckänderungsarbeit:

)( 1212 ppvwp −⋅= (6.14)

Damit ist die Dissipationsarbeit:

1212 uuj −= (6.15)

Bei Turbinen wird in Düsen die Geschwindigkeit des Dampfes oder Gases erhöht und dabei der Druck und die Enthalpie
gesenkt. Ähnlich wie bei Maschinen wird für Düsen ein Düsenwirkungsgrad definiert. Dabei gibt man wie bei Maschinen
je nach Expansion oder Kompression einen unterschiedlichen Wirkungsgrad an. Bei der Expansion ist der Wirkungsgrad
der Düse wie bei Kraftmaschinen definiert, bei der Kompression wie bei Arbeitsmaschinen.

6.2.1.7 Adiabate Verdichtung

Bild 6.9 zeigt die Verdichtung eines Gases im h,s-Diagramm. Bei der Verdichtung ist die Enthalpieänderung und damit die
Druckänderungsarbeit mit Dissipation größer als bei isentroper Zustandsänderung.
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Bild 6.9: Adiabate Verdichtung eines Gases

Die Auswirkung der Dissipation auf die Arbeit bei einer adiabaten Verdichtung kann am Beispiel eines idealen Gases im
T,s-Diagramm demonstriert werden (Bild 6.10).
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Bild 6.10: Adiabate reibungsbehaftete Kompression eines idealen Gases

Die isentrope Enthalpieänderung ist gleich der isentropen Druckänderungsarbeit. Sie wird durch die hellgraue Fläche
dargestellt. Die Fläche unter der Zustandsänderungslinie ist die Dissipationsarbeit (mittelgrau). Die schraffierte Fläche
stellt die Enthalpieänderung dar und damit die Nutzarbeit der reibungsbehafteten Kompression. Die innere Arbeit bei der
reibungsbehafteten Kompression ist größer als die Summe der isentropen inneren Arbeit und Dissipationsarbeit. Sie ist um
den Erhitzungsverlust (dunkelgrau) vergrößert. Durch innere Reibung erhöht sich die Temperatur stärker als bei reibungs-
freier Kompression, daher muss zusätzlich Arbeit aufgewendet werden.

Die Differenz der Enthalpieänderung und Dissipationsarbeit ist die Druckänderungsarbeit des Gases. Sie entspricht der
Druckänderungsarbeit bei der isentropen Zustandsänderung plus dem Erhitzungsverlust. Die innere Arbeit berechnet sich
zu:
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12 12 12 2 1 2 1
1( )t p s

i

w w j h h h h
η

= + = − = − ⋅ (6.16)

Die adiabate Verdichtung inkompressibler Fluide kann wie bei der Expansion berechnet werden.
Durch die spezifische Dissipationsarbeit wird die innere Energie des Fluids erhöht. Bei der isentropen Zustandsänderung

ist die Änderung der inneren Energie gleich null. Dies kann auch mit der Entropiebeziehung für inkompressible Fluide
gezeigt werden. Die Entropieänderung nach Gl. (4.25) ist definiert als:

d d dT s u p v⋅ = + ⋅ (6.17)

Bei inkompressiblen Medien verschwindet der Term p . dv. Die Entropieänderung ds wird nur dann null, wenn du und da-
mit δj gleich null werden.

In den Düsen von Verdichtern und Pumpen senkt sich die Geschwindigkeit des Arbeitsmediums, Druck und Enthalpie
erhöhen sich dadurch. Der isentrope Wirkungsgrad dieser Düsen wird wie bei den Arbeitsmaschinen bestimmt.

6.2.1.8 Polytrope Zustandsänderungen idealer Gase

Wie schon in Kap. 2 erwähnt, kann bei idealen Gasen die Zustandsänderung durch folgende Gleichung angegeben werden:

konst.np v⋅ = (6.18)

Für die so beschriebene Zustandsänderung wird der Polytropenexponent n als konstant vorausgesetzt. Bei der Zustands-
änderung zwischen den Zuständen 1 und 2 gilt:
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Die in Gl. (2.41) gegebene Gesetzmäßigkeit für ideale Gase erlaubt die Berechnung der Temperaturänderung in Abhän-
gigkeit vom Druck und spezifischen Volumen.
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Der Polytropenexponent kann je nach Art der Zustandsänderung im Bereich von –∞ und +∞ jeden beliebigen Wert
annehmen. Für einige spezielle Zustandsänderungen idealer Gase gilt:

n = 0 p . v0 = p = konst. isobare Zustandsänderung
n = 1 p . v1 = p . v = konst. isotherme Zustandsänderung
n = κ p . vκ = konst. isentrope Zustandsänderung
n = ∞ p . v∞ = v = konst. isochore Zustandsänderung.

Der Polytropenexponent einer Zustandsänderung kann aus dem Anfangs- und Endzustand eines idealen Gases bestimmt
werden, wenn dort jeweils ein Wertepaar der thermischen Zustandsgrößen bekannt ist. Der Polytropenexponent wird mit
den Gln. (6.19) oder (6.20) berechnet. Die polytrope Zustandsänderung ist nur eine Näherung. Sie kann nur dann richtige
Werte liefern, wenn n während der Zustandsänderung konstant ist.

Die Bedeutung des Polytropenexponenten kann im T,s- und p,V-Diagramm gezeigt werden. Bild 6.11 demonstriert die
Bedeutung des Polytropenexponenten bei Zustandsänderungen, ausgehend vom Zustand 1 im T,s- und p,V-Diagramm.
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Bild 6.11: Polytrope Zustandsänderungen im T,s- und p,V-Diagramm

Mit Hilfe des Polytropenexponenten lässt sich beurteilen, ob bei dem Prozess die Summe der transferierten Wärme und
inneren Dissipation positiv oder negativ ist. Bei einer polytropen Zustandsänderung ist die Druckänderungsarbeit:

)(
1 1212 TTR

n
nwp −⋅⋅
−

= (6.21)

Die Bilanzgleichung liefert:

12 12 12 2 1( )i p pq j w c T T+ + = ⋅ − (6.22)

Gleichung (6.21) in Gl. (6.22) eingesetzt und umgeformt ergibt für die Summe der transferierten Wärme und inneren Dis-
sipation:

12 12 12 2 1( )i p pq j w c T T+ + = ⋅ − (6.23)

Der linke Term auf der rechten Gleichungsseite wird als spezifische polytrope Wärmekapazität cn bezeichnet. Für die
spezifische polytrope Wärmekapazität erhält man:

1n p
nc c R

n
= − ⋅

− (6.24)

Für die allgemein gültige grafische Darstellung ist es günstig, eine dimensionslose Darstellung zu wählen. Hier hat sich
das Verhältnis der spezifischen polytropen Wärmekapazität zur spezifischen isochoren Wärmekapazität als günstig erwie-
sen.
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− − (6.25)

Bild 6.12 zeigt das Diagramm der dimensionslosen spezifischen polytropen Wärmekapazität als eine Funktion des
Polytropenexponenten.
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Bild 6.12: Dimensionslose spezifische polytrope Wämekapazität cn/cv
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Man sieht, dass die polytrope Wärmekapazität beliebige Werte annehmen kann. Nach dem zweiten Hauptsatz sind gewis-
se Zustandsänderungen nicht möglich. Bei einer adiabaten Verdichtung nimmt die Temperatur zu. Aus diesem Grund muss
cn positiv sein, da sonst eine negative Dissipation vorkäme, was nicht erlaubt ist, d. h., der Polytropenexponent darf keine
Werte haben, die zwischen 1 und κ liegen. Bei einer adiabaten  Expansion muss cn negativ sein. Deswegen ist es zwingend
notwendig, dass der Polytropenexponent Werte zwischen 1 und κ hat.

BEISPIEL 6.3: Kompression in einem Verdichter

Luft mit dem Massenstrom von 1 kg/s wird im Verdichter vom Umgebungsdruck 0,98 bar und der Temperatur von 20 °C
auf 2 bar adiabat komprimiert. Die Verdichtung erfolgt mit einem Polytropenexponenten von 1,45. Für die Berechnung
wird angenommen, dass die spezifische Wärmekapazität konstant bleibt:

κ = 1,4, R = 287,10 J/(kg K).
Die kinetische und potentielle Energie können vernachlässigt werden.
Berechnen Sie die spezifische Druckänderungsarbeit, die spezifische Dissipation und die notwendige Leistung unter der

Annahme, dass der mechanische Wirkungsgrad gleich 0,95 ist.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Prozess ist adiabat und stationär.
• Die Luft ist ein ideales Gas mit konstanten Stoffwerten.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie sind vernachlässigbar.
• Der Massenstrom ist am Ein- und Austritt gleich groß.
• Der Prozess verläuft mit einem konstanten Polytropenexponenten.

Analyse

Die Energiebilanzgleichung liefert:

12 12 2 1( )i p pj w c T T+ = ⋅ −

Die Temperatur T2 bei der polytropen Zustandsänderung ist nach Gl. (6.20):

K 365,8

1

1

2
12 =








⋅=

−
n

n

p
pTT

Bei isentroper Verdichtung wäre die Temperatur 359,4 K, also 6,4 K tiefer. Die Druckänderungsarbeit ist nach Gl. (6.21):

12 2 1( )
1p

nw R T T
n

= ⋅ ⋅ − =
−

67, 20 kJ/kg

Die Dissipation erhält man als die Differenz der Enthalpieänderung und Druckarbeit.

12 2 1 12 2 1( )
1i p p

nj h h w c R T T
n

 = − − = − ⋅ ⋅ − = − 
5,79 kJ/kg

Die spezifische innere Arbeit, d. h. die Summe der Druckänderungsarbeit und Dissipation beträgt 73,00 kJ/kg. Bei der
isentropen Zustandsänderung wäre die spezifische Druckänderungsarbeit 66,57 kJ/kg. Addiert man die Dissipation dazu,
erhält man 72,36 kJ/kg. Der spezifische Erhitzungsverlust ist 0,64 kJ/kg. Dies bedeutet, dass wegen der höheren Erwär-
mung zur spezifische Dissipation zusätzlich noch 0,64 kJ/kg Arbeit geleistet werden muss. Die notwendige effektive Leis-
tung beträgt:

kW 76,84=⋅+⋅=⋅⋅= −− 1
1212

1
12 )( mipmieff jwmwmP ηη

M

1 2

Peff
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Diskussion

Bei adiabaten, polytropen Zustandsänderungen idealer Gase kann der Anteil der Dissipation und des Erhitzungsverlustes
einfach bestimmt werden. Diese Berechnung ist aber nur bei der Annahme eines konstanten Polytropenexponenten mög-
lich. Bei der Analyse von Indikatordiagrammen werden die Verdichtungs- und Expansionslinie in kleine Teilstücke, in
denen der Polytropenexponent als konstant angenommen wird, ähnlich analysiert.

Vorsicht! Die polytrope Zustandsänderung gilt nur für ideale Gase.

BEISPIEL 6.4: Analyse des Verdichtungsvorganges in einem Kompressor

In einem Kompressor mit 2 dm3 Arbeitsraum wird Luft von 1 bar auf 6 bar verdichtet. Zu Beginn der Verdichtung beträgt
die Temperatur der Luft 300 K. Nachstehendes Bild zeigt das Indikatordiagramm.
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Aus dem Diagramm können für den Druck die entsprechenden Volumina abgelesen werden. Zur Vereinfachung der Be-
rechnungen wird angenommen, dass die Luft ein perfektes Gas mit konstanten Stoffwerten ist: κ = 1,4, R = 287,10 J/(kg K).

Berechnen Sie die Polytropenexponenten, Temperaturen, spezifischen Entropien, die transferierte Wärme und Druck-
änderungsarbeiten für jeweils 1 bar Druckänderung bei der Verdichtung. Vergleichen Sie die transferierte Wärme und
Druckänderungsarbeit mit dem Wert aus der Berechnung einer polytropen Zustandsänderung von 1 auf 6 bar.

Lösung

Annahmen

• Die Luft ist ein ideales Gas mit konstanten Stoffwerten.
• Die kinetische und potentielle Energie können vernachlässigt werden.

Analyse

Zunächst gibt man die für die Berechnung notwendigen Formeln an. Die aus dem Indikatordiagramm abgelesenen und
berechneten Werte werden tabellarisch geordnet.

Die Polytropenexponenten sind aus den Werten eines Druck- und Volumenpaares zu ermitteln.

)/ln(
)/ln(

21

12

VV
ppn =

Die Endtemperatur der Zustandsänderung ist:

1
2112 )/( −⋅= nVVTT
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Zur Berechnung der transferierten Wärme wird die spezifische polytrope Wärmekapazität benötigt:

)1/( −⋅−= nnRcc pn

)( 1212 TTcmQ n −⋅⋅=

Bei der polytropen Zustandsänderung ist die Druckänderungsarbeit:

)(
1 1212 TTR

n
nmWp −⋅⋅

−
⋅=

Da hier nur die Änderung der spezifischen Entropie interessiert, wird angenommen, dass beim Anfangszustand von p1 =
1bar und T1 = 300 K der Nullpunkt liegt.

0 0( ) ln( / p )s s R pϑ= − ⋅

Die für die Berechnungen notwendige Masse der Luft beträgt:

kg 10 0,2322 3

1

11 −⋅=
⋅
⋅=
TR
Vpm

Druck Volumen n Temperatur si – s1 cn Qi, i +1 Wp i, i +1

bar dm3 - K J/(kg K) J/(kg K) J J

1 2,000 300,0 0
1,4500 79,7 13,33 154,7

2 1,240 372,0 17,66
1,3835 –30,89 –3,17 106,4

3 0,925 416,3 15,08
1,3345 –92,14 –6,96 82,9

4 0,748 448,8 9,12
1,3367 –134,87 –8,13 68,7

5 0,633 474,7 2,53
1,3316 –148,14 –7,58 59,0

6 0,552 496,8 –3,20
Summe –12,51 471,7

Für die polytrope Zustandsänderung von 1 auf 6 bar erhält man:

6 1

1 6

ln( / ) ln(6) 1,3918
ln( / ) ln(2 / 0,552)

p p
n

V V
= = =

 1
6 1 1 6( / ) 496,8 KnT T V V −= ⋅ =

 /( 1) 14,997 J/(kg K)n pc c R n n= − ⋅ − = − ⋅

16 2 1( )nQ m c T T= ⋅ ⋅ − = −6,85 J

16 2 1( )
1p

m nW R T T
n

⋅= ⋅ ⋅ − =
−

466,1 J

Die in einem T,s-Diagramm aufgetragene Entropieänderung zeigt, wann Wärme zu- oder abgeführt wird. Die zunächst
kalte Luft wird zuerst von den warmen Zylinderwänden erwärmt. Bei der Verdichtung erhitzt sich die Luft und gibt, wenn
ihre Temperatur größer als die der Zylinderwände ist, an diese Wärme ab.

Diskussion

Die Analyse des Prozesses mit Teilprozessen der polytropen Zustandsänderung liefert genauere Ergebnisse, als die Be-
rechnung der gesamten Zustandsänderung. Im behandelten Beispiel ergibt die Berechnung der Teilprozesse eine wesent-
lich größere transferierte Wärme, die Druckänderungsarbeit erhält man jedoch recht genau. Das hier geschilderte Vorgehen
wird auch bei der Analyse von Verbrennungsmotoren angewendet, um die Wärmetransfers aus den Indikatordiagrammen
zu analysieren.
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6.3 Kompressoren und Verdichter

In der Technik setzt man zur Komprimierung von Gasen Kompressoren und Verdichter ein. Die Verdichter werden gekühlt
und bei mehrstufigen Verdichtern zwischengekühlt. Die Kühlung ist eine technische Notwendigkeit. Der dabei erzielbare
thermodynamische Gewinn ist in der Regel unwirtschaflich. Die inneren Wirkungsgrade der Verdichter, die nicht im Gas-
turbinenprozess eingesetzt sind, haben eine eigene Definition. Im Folgenden werden die Definitionen der Wirkungsgrade
und die thermodynamischen Gewinne durch die Zwischenkühlung besprochen.

6.3.1 Innere Wirkungsgrade

Wie schon erwähnt, benötigt die isotherme Verdichtung weniger Arbeit als die isentrope oder gar die reibungsbehaftete.
Zur Defintion des inneren Wirkungsgrades von Verdichtern und Kompressoren wird als Vergleichsgröße die ideale iso-
therme Druckänderungsarbeit verwendet. Man bildet sie mit dem Druckverhältnis, Hubraum und Eintrittsdruck bzw. der
Eintrittstemperatur.

)/ln()/ln( 121121, ppTRmppVpW hideali ⋅⋅⋅=⋅⋅= (6.26)

Der innere Wirkungsgrad ist das Verhältnis der idealen isothermen Arbeit zur indizierten Arbeit Wi12, ermittelt aus einem
Indikatordiagramm.

)/ln()/ln( 121121, ppTRm
W
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W

W
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i
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=
⋅⋅

==η (6.27)

Bild 6.13 zeigt das Indikatordiagramm und die mit dem Hubraum gebildete isotherme Druckänderungsarbeit. Das Indi-
katordiagramm berücksichtigt die Druckverluste beim Ansaugen und Ausstoßen des Gases und den so genannten Schad-
raum des Verdichters, der verhindert, dass das gesamte verdichtete Gas hinausgeschoben wird und so rückexpandiert.

Die effektive Arbeit, die dem Verdichter zugeführt werden muss, ist mit dem mechanischen Wirkungsgrad ηm, der die
äußere Dissipation berücksichtigt, zu berechnen.

)/ln( 121, ppVpWW himidealiimeff ⋅⋅⋅⋅=⋅⋅= ηηηη (6.28)
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Bild 6.13: Indikatordiagramm und ideale isotherme Arbeit des Verdichters

6.3.2 Zwischenkühlung bei Kompressoren und Verdichtern

Damit die Temperaturen bei der Verdichtung mit großen Druckverhältnissen nicht zu stark ansteigen und dadurch Proble-
me mit Werkstoffen und Schmiermitteln verursachen, wird in mehreren Stufen mit Zwischenkühlung verdichtet. Diese
Zwischenkühlung verringert die Verdichtungsarbeit. Am Beispiel eines idealen zweistufigen Kolbenkompressors (Bild
6.14) ist ersichtlich, wie viel Arbeit durch die Zwischenkühlung auf Eintrittemperatur eingespart werden kann.
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Bild 6.14: Zweistufige Verdichtung mit Zwischenkühlung, Prozessschema und p,v-Diagramm

Es wird angenommen, dass die Verdichtungen isentrop erfolgen und dass das gesamte verdichtete perfekte Gas aus dem
Kompressor befördert wird. Das p,v-Diagramm zeigt, dass die Volumenänderungsarbeit bei der isentropen Verdichtung
ohne Zwischenkühlung zum Zustandspunkt 2' größer als die bei der Verdichtung mit Zwischenkühlung zum Zustandspunkt
2 ist. Die Volumenänderungsarbeit des Kompressors, nach Gl. (3.11) bestimmt, beträgt:
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Die Arbeitsersparnis hängt vom Druck pz ab. Sie ist am größten, wenn die Volumenänderungsarbeit am kleinsten ist. Den
optimalen Druck pz erhält man, wenn man Gl. (6.29) nach pz ableitet und zu null setzt.
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Für den Druck pz bzw. für die Druckverhältnisse der Verdichtungsstufen pz/p1 und p2/pz erhält man:
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Bei isentroper Verdichtung ohne Zwischenkühlung ist die Druckänderungsarbeit:
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(6.31)

Zieht man von der isentropen Verdichtungsarbeit jene mit der Zwischenkühlung bei idealem Druckverhältnis ab, erhält
man die Arbeitsersparnis zu:
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(6.32)

Führt man eine mehrstufige Verdichtung mit Zwischenkühlung vom Druck p1 auf Druck pk + 1 in k-Stufen aus, erhält man
für das optimale Druckverhältnis der Stufen:
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In der Praxis zeigt sich, dass die Arbeitsersparnis durch die Zwischenkühlung nicht die dafür entstehenden Kosten auf-
wiegt. Die Zwischenkühlung ist eine technische Notwendigkeit. Das folgende Beispiel zeigt, dass die Arbeitsersparnis
gegenüber den Betriebskosten für die Kühlung nicht ökonomisch ist.

BEISPIEL 6.5: Zweistufiger Kompressor mit Zwischenkühlung

In einem zweistufigen Kompressor wird Luft von 1 bar Druck und 20 °C Temperatur auf 16 bar isentrop komprimiert und
nach der ersten Stufe wieder auf 20 °C zurückgekühlt. Der elektrisch angetriebene Kompressor fördert 0,15 kg/s Luft, der
mechanische Wirkungsgrad beträgt 0,80. Das Kühlwasser wird um 20 K erwärmt. Der Strom kostet 0,08 € pro kWh, das
Kühlwasser 2,20 € pro m3. Die Luft wird als perfektes Gas mit κ = 1,4 behandelt.

Zu bestimmen sind:

a) die Temperatur nach der Verdichtung
b) die erforderliche Leistung des Motors mit und ohne Zwischenkühlung
c) die Kostendifferenz für Strom und Kühlwasser mit und ohne Zwischenkühlung.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Kompression erfolgt isentrop.
• Die Luft wird als perfektes Gas behandelt.
• Die kinetische und potentielle Energie werden vernachlässigt.
• Der Druckverlust im Zwischenkühler ist vernachlässigbar.

Analyse

a) Das Druckverhältnis beider Stufen wird nach Gl. (6.30) berechnet.

42

1

==
z

z

p
p

p
p

Da die Temperatur vor der Verdichtung bei beiden Stufen gleich T1 und das Druckverhältnis gleich groß ist, wird die mit Gl.
(6.20) bestimmte Temperatur nach der Verdichtung auch gleich groß sein.
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1121.1 )/( ppTTT z

b) Die isentrope spezifische technische Arbeit unter Berücksichtigung der Ein- und Ausschiebearbeit der ersten und
zweiten Stufe ist deren Druckänderungsarbeit.

12 1,1.1 2.1,2 1.1 12 ( ) 286,4 kJ/kgt p p pw w w c T T= + = ⋅ ⋅ − =

Unter Berücksichtigung des mechanischen Wirkungsgrades ist die Leistung des Kompressors:
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Ohne Zwischenkühlung wird die Temperatur nach der Kompression mit Gleichung (6.20) berechnet.
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Die Leistung des Kompressors errechnet sich damit zu:
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c) Mit Zwischenkühlung beträgt die tägliche Stromkostenersparnis:

,( ) 24 h 0,08 Euro/kWhStrom eff ohne effK P P= − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =25,05 Euro/Tag

Zur Kühlung wird Kühlwasser benötigt. Nach einer Energiebilanz des Kühlers erhalten wir für den Massenstrom des
Kühlwassers:

3 3
1.1 1 3( ) kg m m0,2562 0, 2562 10 22,13 

s s Tag
p

KW L
pKW KW

c T T
m m

c T
−⋅ −

= ⋅ = = ⋅ =
⋅∆

Damit betragen die Kosten für das Kühlwasser 48,69 €/Tag.

Diskussion

Wie das Beispiel zeigt, kann die Kompressionsarbeit bei isentroper Kompression durch Zwischenkühlung um 20 % verrin-
gert werden. Bei realer Kompression ist der Kompressor gekühlt und die Dissipation vergrößert die Prozessarbeit, was die
Energieersparnis verringert. Die Kühlung ist wegen der Schmierung und die für Prozesse erforderlichen Temperaturen der
verdichteten Gase eine technische Notwendigkeit. Bleibt, wie das Beispiel zeigt, die Wärme, ungenutzt, verursacht sie zu-
sätzliche Kosten. Dabei blieben in diesem Beispiel die Kosten für Kühleinrichtungen (Kühlkanäle, Kühlrippen, Wärme-
übertrager) unberücksichtigt.
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7 Dampfturbinenprozesse

Eine Dampfturbinenanlage (steam power plant) wandelt Primärenergie in nutzbare mechanische Arbeit bzw. elektrische
Energie um. Weltweit werden über 80 % der elektrischen Energie mit Dampfturbinenanlagen erzeugt. Die dem Prozess
zugeführte Wärme stammt aus verschiedenen Quellen: Aus der Energie der festen, flüssigen oder gasförmigen Brennstoffe,
nuklearer Reaktorwärme, Müllverbrennung, Abwärme aus industriellen Prozessen oder Gasturbinen, geothermischer und
solarer Wärme.

In diesem Kapitel werden nur die thermodynamischen Aspekte des Prozesses behandelt, d. h. die Wirkungsgrade der
Energieumwandlung und Möglichkeiten zu deren Verbesserung.

7.1 Einleitung

Mit dem Begriff “Dampf” ist Wasserdampf gemeint. Die hergeleiteten Gesetzmäßigkeiten gelten auch für andere Dämpfe,
die aber wegen ausgezeichneter Eignung des Wasserdampfes für den Dampfturbinenprozess kaum zur Anwendung kom-
men.

Bild 7.1 zeigt die Komponenten eines fossil befeuerten Dampfkraftwerks. Der zugeführte Brennstoff wird im Kessel zu-
nächst in innere Energie des Brenngases umgewandelt, welches dann dem Dampfkraftprozess zugeführt wird. Hier erfolgt
eine weitere Umwandlung: zunächst in mechanische, dann in elektrische Energie.
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Bild 7.1: Dampfkraftwerk

Die Komponenten des Kraftwerks können in folgende Hauptgruppen aufgeteilt werden:
Kessel
Dampfturbinenanlage
Kühlwasseranlage.

Der Kessel eines fossil befeuerten Kraftwerks besteht aus Brennstoffaufbereitung, Brennstoff- und Luftzufuhranlagen,
Feuerraum, Abgasreinigungsanlage und Aschenentsorgung. In Nuklearanlagen beinhaltet der Kessel Reaktor und Dampf-
erzeuger.

Die Dampfturbinenanlage ist der eigentliche Dampfkraftmaschinen-Kreisprozess. Das Speisewasser erwärmt, verdampft
und überhitzt man im Dampferzeuger mit dem Wärmestrom aus dem Kessel. Der Frischdampf aus dem Dampferzeuger
fließt zur Dampfturbine. Die thermische Energie des Dampfes wird in den Turbinen in mechanische, im Generator in
elektrische Energie umgewandelt. Bei der Expansion in der Turbine erfährt der Dampf in den Leitschaufeln eine Beschleu-
nigung, in den Laufschaufeln ändert sich die Richtung der Geschwindigkeit. Durch diese Impulsänderung wird Arbeit an
den Rotor abgegeben (siehe Drallsatz der Fluidmechanik [7.5]). Die Turbine behandelt man hier wie eine „black box”, also
wie eine Maschine, in der die Enthalpie geändert wird und die Arbeit abgibt. Der expandierte Dampf kondensiert im
Kondensator, indem er einen Wärmestrom an die Kühlwasseranlage abführt. Über Pumpen und regenerative Vorwärmung
gelangt das Kondensat zurück zum Dampferzeuger.
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Die Kühlwasseranlage führt den im Kondensator abgegebenen Wärmestrom an die Umgebung ab.
In diesem Kapitel wird auf den Dampfkraftmaschinen-Kreisprozess eingegangen, ohne die Vorgänge im Kondensator

und Dampferzeuger näher zu untersuchen, die als thermische Reservoire behandelt werden.

7.2 Clausius-Rankine-Prozess

Der Vergleichsprozess für den Dampfturbinenprozess ist der Clausius-Rankine-Prozess. Bild 7.2 zeigt die Schaltung dieses
einfachen Dampfturbinenprozesses mit Sattdampf, der aus folgenden Komponenten besteht:

• Dampferzeuger (steam generator)
• Turbine (turbine)
• Kondensator (condenser)
• Speisewasserpumpe (feed water pump).

Im Dampferzeuger findet die Wärmezufuhr zum Arbeitsmedium statt. In der Turbine expandiert der produzierte Dampf
und gibt Arbeit ab. Im Kondensator wird der entspannte Dampf unter Wärmeabfuhr verflüssigt. Die Speisewasserpumpe
erhöht den Druck des Kondensats und pumpt es zum Dampferzeuger zurück.
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Bild 7.2: Schaltung eines einfachen Dampfkreisprozesses

Der Clausius-Rankine-Prozess ist ein Idealprozess mit folgenden vereinfachenden Annahmen:

• keine Wärmeverluste an die Umgebung, keine Dissipation
• Änderungen der kinetischen und potentiellen Energie sind vernachlässigbar
• die Expansion in der Turbine und Verdichtung in der Pumpe verlaufen adiabat und reibungsfrei, also isentrop
• keine Reibungsverluste bei den Strömungen, d. h., die Wärmezu- und -abfuhr sind isobare Zustandsänderungen.

Zusammen mit den getroffenen Vereinfachungen liefert der erste Hauptsatz folgende Energiebilanz:

T P zu abP P Q Q+ = − − (7.1)

Damit ist der thermische Wirkungsgrad des Kreisprozesses:

zu

ab

zu

ab
th q

q
Q

Q
−=−= 11η (7.2)

Bild 7.3 zeigt den Prozess im T,s-Diagramm. Er setzt sich aus folgenden Teilprozessen zusammen:

1 → 2 isentrope Expansion in der Turbine
2 → 3 isobare Wärmeabfuhr und Kondensation
3 → 4 isentrope Verdichtung in der Pumpe auf den Dampferzeugerdruck
4 → 1 isobare Wärmezufuhr.
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Bild 7.3: Clausius-Rankine-Prozess im T,s-Diagramm

Bei der isentropen Expansion in der Turbine sind Wärmezufuhr und Dissipation null. Damit ist die spezifische technische
Arbeit:

1212 hhwt −= (7.3)

Bei der isobaren Kondensation ist die Druckänderungsarbeit gleich null, die zugeführte spezifische Wärme wird also:

2323 hhqqab −== (7.4)

In der Pumpe beträgt die isentrope spezifische technische Arbeit:

3434 hhwt −= (7.5)

Die Wärmezufuhr erfolgt isobar.

4141 hhqqzu −== (7.6)

Die Gln. (7.4) und (7.6) in Gl. (7.2) eingesetzt, ergeben:

41

32
, 1

hh
hh

revth −
−

−=η (7.7)

Die Enthalpie h2 ist sehr viel größer als h3 und h1 ist sehr viel größer als h4. Daher gilt in guter Näherung:

1

21

1

21
h

hh
h
h

th
−=−≈η (7.8)

Der thermische Wirkungsgrad des Idealprozesses wird desto größer, je kleiner die Enthalpie h2 und je größer h1 ist.

7.3 Maßnahmen zur Wirkungsgradverbesserung

7.3.1 Carnotisierung des Prozesses

Der ideale Kreisprozess ist der Carnot-Prozess. Also müsste man versuchen, den Clausius-Rankine-Prozess zu „carnotisie-
ren”. Der Wirkungsgrad des Carnot-Prozesses (s. Kapitel 4) ist:

w

k
C T

T
−=1η (7.9)

Die Temperatur der isothermen Wärmezufuhr liegt bei Tw und jene der isothermen Wärmeabfuhr bei Tk.
Im Dampfkreisprozess erfolgt die isobare Wärmeabfuhr im Nassdampfgebiet von 2 nach 3 isotherm. Dagegen ist die

Wärmezufuhr nicht isotherm. Die Erwärmung des Wassers auf Sättigungstemperatur ist isobar und mit einer Temperatur-
änderung verbunden. Aus Bild 7.4 ist ersichtlich, dass die Wärmezufuhr zwischen den Zuständen 4 und 1 erfolgt. Man kann
eine mittlere Temperatur der Wärmezufuhr bilden. Die spezifische Wärmezufuhr entspricht der Fläche A41D. Die gleich
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große Rechteckfläche ABCD kann mit der mittleren Temperatur Tw der Wärmezufuhr gebildet werden. Erhöht man den
Druck p1 auf p1' , wird die Fläche A41'D' der zugeführten Wärme größer und die mittlere Temperatur T'w der Wärmezufuhr
erhöht sich, die Temperatur der Wärmeabfuhr bleibt unverändert. Damit wird nach Gleichung (7.9) der Wirkungsgrad
durch Anheben des Verdampferdruckes erhöht. Adäquat dazu kann gezeigt werden, dass der Wirkungsgrad durch Senken
des Kondensatordruckes ebenfalls erhöht werden kann.
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Bild 7.4: Anheben des Temperaturniveaus der Wärmezufuhr

Will man den Wirkungsgrad verbessern, muss die mittlere Wärmezufuhrtemperatur erhöht und die Kondensationstem-
peratur verringert werden. Das Anheben des Kesseldruckes auf den Druck p1' bewirkt ein Ansteigen der mittleren Wärme-
zufuhrtemperatur. Das Absenken des Kondensatordruckes verringert die Sättigungstemperatur, welche die Wärmeabfuhr-
temperatur Tk ist.

Die Erhöhung des Wirkungsgrades eines Dampfturbinenprozesses mit Sattdampf ist durch ein Anheben des Verdampfer-
druckes und Senken des Kondensatordruckes erreichbar. Die Druckerhöhung beim Sattdampfprozess ist höchstens bis zum
kritischen Punkt möglich. Der Kondensatordruck kann theoretisch nur bis zum Sättigungsdruck bei Umgebungstemperatur
erfolgen.

7.3.2 Überhitzung und Zwischenüberhitzung

Der Dampferzeuger des einfachen Dampfkraftprozesses in Bild 7.2 produziert Sattdampf (Zustandspunkt 1). Wird dem
Sattdampf in einem Überhitzer bei konstantem Druck noch weiter Wärme zugeführt, steigen Temperatur, spezifische
Enthalpie und spezifische Entropie (Bild 7.5a und 7.6a). Die mittlere Temperatur der Wärmezufuhr wird erhöht und damit
auch der Wirkungsgrad des Prozesses.

Der thermische Prozesswirkungsgrad verbessert sich mit zunehmender Temperatur ϑ1 der Überhitzung. Die hohen Drü-
cke und Temperaturen im Dampferzeuger erfordern Bauteile, die diesen Bedingungen Rechnung tragen. Trotz aller Fort-
schritte auf dem Gebiet der Werkstofftechnologie sind der Steigerung der maximalen Überhitzungstemperatur Grenzen
gesetzt. Moderne ferritische Stähle halten Spitzendrücke von 300 bar bei Temperaturen von 600 °C  aus.

Eine weitere Möglichkeit der Prozessverbesserung ist durch Zwischenüberhitzung (reheat) zu erreichen (Bild 7.5b und
7.6b). Nach teilweiser Expansion (1 → 2) wird der Dampf abermals überhitzt (2 → 3), bevor er auf den Druck p4 total
entspannt wird.
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Bild 7.5: Idealer Dampfturbinenprozess mit Überhitzung und Zwischenüberhitzung
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Sowohl die höhere Endtemperatur der Überhitzung als auch die Zwischenüberhitzung helfen, die mittlere Temperatur der
Wärmezufuhr anzuheben, was zur Verbesserung des Prozesswirkungsgrades beiträgt.
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Bild 7.6: T,s-Diagramm des idealen Dampfturbinenprozesses mit Überhitzung und Zwischenüberhitzung

Eine weitere Steigerung des thermischen Prozesswirkungsgrades ist durch eine Anhebung des Verdampfungsdruckes auf
überkritische Werte mit nachfolgender zweimaliger Zwischenüberhitzung möglich. Diese Maßnahme erfordert aber einen
hohen konstruktiven, apparativen und betrieblichen Aufwand.

Eine andere Analyse der Verbesserungsmaßnahmen kann über die Definition des thermischen Wirkungsgrades nach Gl.
(7.8) erfolgen. Er wird im Wesentlichen von der Enthalpieänderung in der Turbine bestimmt. Der Wirkungsgrad ist durch
Erhöhen der Enthalpie h1 und das Verringern der Enthalpie h2 erreichbar. Die Enthalpie h1 ist eine Funktion der Temperatur
und des Druckes. Aus dem h,s-Diagramm in Anhang B1 sieht man, dass die Temperatur den dominierenden Einfluss hat.
Die Zunahme der Enthalpie h1 erfolgt durch Erhöhung der Temperatur T1. Das h,s-Diagramm zeigt, dass die Enthalpie h2
mit abnehmendem Kondensatordruck kleiner wird. Die größte Enthalpieänderung ∆h = h1– h2 wird bei der Expansion in
das Nassdampfgebiet erreicht. Optimale Wirkungsgrade erzielt man, wenn die Temperatur und der Druck erhöht werden.
Der thermische Wirkungsgrad ist nach Gl. (7.8):

1
th

h
h

η ∆≈

Eine Verbesserung des Wirkungsgrades kann primär durch die Erhöhung der Enthalpiedifferenz erreicht werden. Diese
vergrößert sich mit Erhöhung der Enthalpie h1, was der Wirkungsgradverbesserung entgegenwirkt. Das Anheben der Tem-
peratur ϑ1 ohne Erhöhung des Druckes p3 verursacht, dass die Expansion auf den Kondensatordruck p4 zu einer zu hohen
Enthalpie führt. Somit fällt die Enthalpiedifferenz kleiner als bei gleichzeitiger Temperatur- und Druckerhöhung aus.

Der thermische Wirkungsgrad eines einfachen Dampfkreisprozesses ist desto höher, je größer die Enthalpieände-
rung in der Turbine ist.

Die maximal erzielbare Enthalpiedifferenz und die möglichen mittleren Wärmezu- und Wärmeabfuhrtemperaturen wer-
den durch zwei Tatsachen limitiert:

• Die Enthalpie des Dampfes und die Wärmezufuhrtemperatur sind aus Gründen der verfügbaren warmfesten Materialien
begrenzt. Die heute erreichbaren höchsten Drücke und Temperaturen des Frischdampfes liegen bei 300 bar und 600 °C.

• Die Umgebungstemperatur bestimmt den Kondensatordruck. Der tiefste erzielbare Kondensatordruck mit einem un-
endlich großen Kondensator wäre der der Umgebungstemperatur entsprechende Sättigungsdruck des Dampfes. Die
Sättigungstemperaturen liegen je nach Art der Kühlung zwischen 10 und 40 K über der Umgebungstemperatur.

7.3.3 Irreversibilitäten und Verluste

Jeder Prozess weist Irreversibilitäten auf. Ein realisierter Dampfkreisprozess ist grundsätzlich mit zwei Arten von Irreversi-
bilitäten behaftet:

a)  inneren Irreversibilitäten
b)  äußeren Irreversibilitäten.
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7.3.3.1 Innere Irreversibilitäten

Innere Irreversibilitäten sind die Dissipationsprozesse während der Strömung des Dampfes und Wassers.
Bild 7.7 zeigt im T,s-Diagramm den realen Prozess im Vergleich zum idealen Prozess. Der Dampf wird im realen Prozess

vom gleichen Zustand 1 (Druck p1 und Temperatur T1) wie der Idealprozess in der Turbine auf den Druck p2 expandiert.
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Bild 7.7: Dampfkreisprozess mit Irreversibilitäten im T,s-Diagramm

Die wirkliche reibungsbehaftete Expansion in der Turbine und die Verdichtung in der Pumpe unterscheiden sich vom
idealen isentropen Prozess durch Entropiezunahme. Dadurch verringert sich die spezifische innere Turbinenarbeit und die
notwendige innere Pumpenarbeit wird erhöht.

Druckverluste im Dampferzeuger und in den Rohrleitungen haben ebenfalls Entropiezunahmen zur Folge. Bedingt durch
diese Druckverluste erhöht sich die notwendige Pumpenarbeit. Um den Druck p1 vor der Turbine zu erreichen, muss die
Pumpe das Speisewasser auf einen höheren Druck als beim Idealprozess bringen, damit die Druckverluste in den Rohrlei-
tungen und im Dampferzeuger überwunden werden. Außerdem muss der Dampf den Dampferzeuger mit einem höheren
Druck als beim Idealprozess verlassen, weil das Regelventil der Turbine den Dampf drosselt. Bei der Drosselung sinken
Druck und Temperatur. Die Wärmeabgabe im Kondensator erfolgt bei nahezu konstantem Druck und ist somit ohne Druck-
verlust.

7.3.3.2 Äußere Irreversibilitäten

Irreversibilitäten, die außerhalb des Kreisprozesses entstehen, zählen zu den äußeren Irreversibilitäten.
Die größten Irreversibilitäten treten während der Wärmezufuhr auf. In fossil befeuerten Anlagen entsteht bei der Ver-

brennung des Brennstoffs ein Rauchgas hoher Temperatur, das sich im Kessel abkühlt und dabei dem Dampferzeuger
Wärme abgibt. Das Speisewasser im Dampferzeuger wird erwärmt, verdampft und überhitzt. Die mittlere Temperaturdiffe-
renz zwischen Rauchgas und Speisewasser/Dampf beträgt einige hundert Grad; daher entsteht eine entsprechende Irre-
versibilität.

Bei der Wärmeabfuhr ist die Temperaturdifferenz deutlich kleiner. In mit Flusswasser gekühlten Kondensatoren ist die
mittlere Temperaturdifferenz zur Umgebungstemperatur in der Regel kleiner als 10 K. Damit sind diese Irreversibilitäten
wesentlich kleiner als auf der Wärmezufuhrseite.

Weitere Verluste, verursacht durch äußere Irreversibilitäten sind Wärmeverluste, Lagerreibung und Generatorwirkungs-
grad. Diese Verluste sind jedoch marginal und werden hier vernachlässigt.

7.4 Dampfkreisprozess im Mollier-h,s-Diagramm

Zur Berechnung des realen Dampfkreisprozesses wird das Mollier-h,s-Diagramm verwendet. Bild 7.8 zeigt einen Dampf-
kreisprozess unter Berücksichtigung der Dissipation bei der Expansion und Verdichtung, aber unter Vernachlässigung der
Druckverluste im Verdampfer, d. h., Verdampfungs- und Kondensationsdruck sind konstant. Aus dem Diagramm können
die Enthalpien der einzelnen Zustände des Prozesses abgelesen werden.

Die Zustandsänderung von 1 nach 2 erfolgt adiabat. Nach der Energiebilanzgleichung ist die vom Dampf nach außen
abgegebene spezifische innere Arbeit:
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Bild 7.8: Dampfkreisprozess im h,s-Diagramm

Die Wärmeabfuhr im Kondensator erfolgt isobar und isotherm. Damit sind Dissipation und Druckänderungsarbeit gleich
null. Für die spezifische abgeführte Wärme erhält man:

2323 hhqqab −== (7.11)

Die Druckerhöhung in der Speisewasserpumpe erfolgt adiabat. Die von außen zugeführte spezifische innere Arbeit ist:

34 4 3tw h h= − (7.12)

Bei der Zustandsänderung erfolgt die Wärmezufuhr von 4 nach 1. Sie wurde als isobar angenommen. Daher ist die
zugeführte Wärme:

4141 hhqqzu −== (7.13)

Wie in Kapitel 4 gezeigt wurde, beinhaltet das Mollier-h,s-Diagramm nicht das Gebiet der Flüssigkeit. Deshalb können
dem Diagramm nur die Enthalpiewerte der Zustände 1 und 2 entnommen werden. Der Zustand 2 liegt im Nassdampfgebiet
und ist experimentell nicht bestimmbar, weil neben Temperatur oder Druck der Dampfgehalt ermittelt werden müsste, der
jedoch praktisch nicht messbar ist. Die Enthalpie der isentropen Zustandsänderung bei der Expansion vom Druck p1 zum
Druck p2 ist Zustand 2s. Er kann aus dem Diagramm abgelesen und Zustand 2 mit dem inneren Wirkungsgrad der Turbine
η iT berechnet werden.

2 1 1 2( )s iTh h h h η= − − ⋅ (7.14)

Die Stoffwerte für die Flüssigkeit sind den Tabellen zu entnehmen. Die Druckerhöhung in der Pumpe beginnt beim Sätti-
gungszustand des Kondensats im Kondensator. Die isentrope Enthalpieänderung in der Pumpe zum Zustand 4s kann unter
der Annahme, dass Wasser eine inkompressible Flüssigkeit ist, näherungsweise mit recht guter Genauigkeit folgenderma-
ßen berechnet werden:

34 4 3 4 3 3 4 3( ) ( ) ( )t s s sw h h h h p v p p p′ ′= − = − = ⋅ −

Die reibungsbehaftete Enthalpieänderung und innere Arbeit ist mit dem inneren Wirkungsgrad der Pumpe η iP bestimm-
bar.

3 4 3 2 1 2
34

( ) ( ) ( ) ( )
t tP

iP iP

v p p p v p p pw w
η η

′ ′⋅ − ⋅ −
= = = (7.15)

Für die Kreisprozessarbeit erhält man:

2 1 4 3tKP tT tPw w w h h h h= + = − + − (7.16)

Der thermische Wirkungsgrad des Kreisprozesses ist damit:

1 2 2 1 2

1 4
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BEISPIEL 7.1: Idealer Clausius-Rankine-Prozess mit Überhitzung

In einem idealen Dampfkreisprozess hat der überhitzte Frischdampf am Turbineneintritt den Druck von 80 bar und eine
Temperatur von 500 °C. Am Turbinenaustritt herrscht der Druck von 0,05 bar. Die Kreisprozessleistung beträgt 120 MW.

Für den Kreisprozess sind zu ermitteln:
a) der thermische Wirkungsgrad ηth
b) der erforderliche Dampfmassenstrom m
c) der zuzuführende Wärmestrom zuQ
d) der abzuführende Wärmestrom abQ
e) der Kühlwassermassenstrom KWm bei einer Aufwärmung des Kühlwassers von 15 °C auf 25 °C.

Lösung

Schema

Annahmen

• Turbine und Pumpe arbeiten adiabat und reibungsfrei (isentrop).
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar.
• Alle Leitungen sind ideal isoliert, d. h., es findet keine Wärmeabgabe an die

Umgebung statt.
• Alle Strömungen sind reibungsfrei.
• Das Kondensat ist am Kondensatoraustritt gesättigt.

Analyse

Die Dampfdaten der Turbine können direkt aus dem h,s-Diagramm abgelesen oder Tabelle A2.3 entnommen werden:

Turbineneintritt: p1 = 80 bar ϑ 1 = 500 °C h1 = 3 399,4 kJ/kg
Turbinenaustritt: p2 = 0,05 bar h2 = 2 050,0 kJ/kg

Am Turbinenaustritt ist der Druck bekannt. Da die Zustandsänderung als isentrop vorausgesetzt wurde, ist auch die
Entropie bekannt. Ihr Wert (Tab. A2.3) beträgt 6,7264 kJ/(kg K). Die Expansion erfolgt ins Nassdampfgebiet. Aus der En-
tropie kann der Dampfgehalt bestimmt werden:

1
2

s sx
s s

′−
=

′′ ′−
Die spezifischen Daten des gesättigten Kondensats s', h'  und des Dampfes s'', h'' und ∆hv findet man in Tabelle A2.2:

s'(0,05 bar)  =  0,4763 kJ/(kg K) h'(0,05 bar) = 137,77 kJ/kg
s''(0,05 bar) =  8,3939 kJ/(kg K) h''(0,05 bar) = 2 560,8 kJ/kg
∆hv (0,05 bar)  =  2'423,0 kJ/kg

Damit ist: 1
2

6,726 0,4763 0,7894
8,3939 0,4763

s sx
s s

′− −= = =
′′ ′− −

Die spezifische Enthalpie am Turbinenaustritt kann mit dem Dampfgehalt berechnet werden:

h2 = h' + x2 
. (h'' – h') = 137,77 kJ/kg + 0,7894 . 2 423,0 kJ/kg = 2 050,5 kJ/kg

Aus dem h,s-Diagramm liest man 2 050 kJ/kg ab. Am Zustandspunkt 3 haben wir gesättigtes Kondensat bei 0,05 bar. Hier
müssen die Daten Tabelle A2.2 entnommen werden.

h3 = h'(0,05 bar) = 137,77 kJ/kg
v3 = v'(0,05 bar) = 0,001053 m3/kg

Die Speisepumpe arbeitet reibungsfrei und adiabat, also isentrop. Daher beträgt ihr Wirkungsgrad ηiP = 1.
Nach Gl. (7.15) ist die spezifische Pumpenarbeit mit guter Genauigkeit:
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Mit dieser Näherung erhält man für die Enthalpie h4:

4 3 (137,77 8,04) kJ/kg 145,81  kJ/kgtPh h w= + = + =

Alle verfügbaren Daten folgen tabellarisch:

Punkt Ort bekannt aus Tabelle A3 und A4
1 Turbineneintritt p1 = 80 bar h1= 3 399,4 kJ/kg

ϑ 1 = 500 °C s1 = 6,7264 kJ/(kg K)
2 Turbinenaustritt p2 = 0,05 bar h2= 2 050,5 kJ/kg

x2 = 0,7894
s2 = s1 = 6,7264 kJ/(kg K)

3 Pumpeneintritt p3 = 0,05 bar h3= 137,77 kJ/kg
gesättigt v3 = 0,0010053 m3/kg

4 Pumpenaustritt p4 = p1 = 80 bar h4= 145,81 kJ/kg

a) Hier folgt sie Berechnung des thermischen Kreisprozesswirkungsgrades.

Nach Gl. (7.16) ist die spezifische Kreisprozessarbeit:

12 34 2 1 4 3( ) ( )
(2050,5 3399, 4) (145,81 137,77) 1340 9  kJ/kg

tKP t tw w w h h h h
,

= + = − + − =
− + − = −

Die spezifische zugeführte Wärme erhält man aus Gl. (7.13).

41 1 4 3400 145,8 3253,6  kJ/kgzuq q h h= = − = − =

Damit ist der thermische Wirkungsgrad:

1341,6  kJ/kg 0,412
3254,2  kJ/kg

tKP
th

zu

w
q

η −= = =

b) Der erforderliche Dampfmassenstrom beträgt:

120000  kW
1341,6  kJ/kg

KP

KP

Pm
w

−= = =
−

89,494 kg/s

c) Zuzuführender Wärmestrom:

(89,494 kg/s) (3253,6 kJ/kg)zu zuQ m q= ⋅ = ⋅ = 291,178  MW

d) Den abzuführenden Wärmestrom erhält man als:

3 2( )ab abQ m q m h h= ⋅ = ⋅ − = −171,178 MW

e) Betrachtet man den Kondensator als System, wird ihm weder Arbeit noch Wärme zugeführt. Da die Zustandsände-
rung stationär ist und die kinetische bzw. potentielle Energie vernachlässigt werden, erfolgt über die Systemgrenze nur ein
Energietransfer in Form von Enthalpieströmen. Daraus folgt:

32 hmhmhmhm KWaKWKWeKW ⋅+⋅=⋅+⋅

und aufgelöst nach KWm :
KWeKWa

KW hh
hhmm

−
−

⋅= 32

Da der Druck des Kühlwassers nicht gegeben ist, kann für die spezifische Enthalpie deren Sättigungswert genommen
werden (Tab. A2.1).

kJ/kg  ,861498,6284,104)C 15()C 25( =−=°′−°′≅− hhhh KWeKWa

3

2

25 °C

15 °C
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Damit ist der erforderliche Kühlwasserstrom:

89,49 kg/s (2050,5 137,77) kJ/kg
41,86 kJ/kgKWm ⋅ ⋅ − ⋅= =

⋅
4089,3  kg/s

Diskussion

Auf der Turbinenseite lässt sich der einfache Dampfkreisprozess sehr genau sowohl mit dem h,s-Diagramm als auch mit
den Tabellenwerten bestimmen. Für die Stoffwerte des Kondensats stehen nur die Tabellen zur Verfügung. Der Kühlwas-
sermassenstrom ist 45 mal größer als der des Dampfes.

BEISPIEL 7.2: Idealer Dampfkreisprozess mit Zwischenüberhitzung

Dem Turbinenprozess aus Beispiel 7.1 wird ein Zwischenüberhitzer zugefügt. Der Dampf mit einem Druck von 80 bar und
der Temperatur von 500 °C tritt in den ersten Turbinenteil ein, in dem er auf 8 bar isentrop expandiert. Danach wird er im
Zwischenüberhitzer auf 480 °C erhitzt, bevor er im zweiten Turbinenteil auf den Kondensatordruck von 0,05 bar isentrop
entspannt wird. Die innere Leistung des Prozesses beträgt –120 MW.

Zu bestimmen sind der thermische Wirkungsgrad, der erforderliche Dampfmassenstrom und der zu- bzw. abgeführte
Wärmestrom.

Lösung

Schema

Annahmen

• Turbine und Pumpe arbeiten isentrop.
• Die Anlage ist ideal isoliert.
• Die Strömungen sind reibungsfrei.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar.
• Das Kondensat verlässt den Kondensator gesättigt.

Analyse

Die Zustandspunkte bei der Expansion in der Turbine werden im h,s-Diagramm eingetragen und
dort die Enthalpiewerte abgelesen. Den Zustand 1 erhalten wir am Schnittpunkt der Isotherme von
500 °C mit der Isobare von 80 bar. Für die Enthalpie liest man ab:

h1 = 3 400 kJ/kg

Zustand 2 liegt im Schnittpunkt der Isochore von s1 mit der Isobare von 8 bar. Die Enthalpie h2 ist:

h2 = 2 800 kJ/kg

Zustandspunkt 3 liegt im Schnittpunkt der Isobare von 8 bar und der Isotherme von 480 °C. Für
die Enthalpie h3 liest man ab:

h3 = 3 439 kJ/kg

Die Enthalpie h4 erhält man ähnlich wie h2 am Schnittpunkt von s3 und p4.

h4 = 2 383 kJ/kg

Die Enthalpie h4 hätte man wie in der vorigen Aufgabe berechnen und die Bestimmung von h2 mit Tabelle A4 durch-
führen können. Bei 8 bar Druck wäre die Enthalpie durch lineare Interpolation bei dem Wert der Entropie s1 zu ermitteln.
Aus dem h,s-Diagram erhält man die Werte etwas weniger genau, dafür aber wesentlich schneller.

Für die Prozesspunkte 5 und 6 können die Werte aus Beispiel 7.1 übernommen werden.

h5 = h'(0,05 bar) = 137,77 kJ/kg und h6 = 147,8 kJ/kg

Die spezifische innere Kreisprozessarbeit ist:

12 34 56 2 1 4 3 6 5( ) ( ) ( ) 1648,0 kJ/kgKP t t tw w w w h h h h h h= + + = − + − + − = −

Speisewasserpumpe

8 bar
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erzeuger
Dampf- 80 bar

6
2

qzu

Überhitzer
1
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Kondensator

4

5

wtP
abq
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80 bar, 500 °C
3

wtT

2

1
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 ba

r

4h

s

h2

h 1

h

1

4
0,05 bar

3s s

8 b
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Im Dampferzeuger und Zwischenüberhitzer wird dem Prozess Wärme zugeführt. Damit erhalten wir für die zugeführte
spezifische Wärme:

3400 145,8 3439 2800 3893,2  kJ/kgzuq = − + − =

Jetzt kann der thermische Prozesswirkungsgrad bestimmt werden.

0,423KP
th

zu

w
q

η = =

Um die gegebene innere Prozessleistung von 120 MW zu erreichen, benötigt man folgenden Dampfmassenstrom:

120000 kW
1648,0 kJ/kg

KP

KP

Pm
w

= = = 72,816  kg/s

Mit der spezifischen zugeführten Wärme erhält man den Wärmestrom:

72,81 kg/s 3893,2 kJ/kgzu zuQ m q= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =283,485 MW

Der abgeführte Wärmestrom wird ähnlich bestimmt.

5 4( ) 72,81 kg/s (137,8 2383) kJ/kgab abQ m q m h h  = ⋅ = ⋅ − = ⋅ ⋅ − = −163,485  MW

Diskussion

Durch Zuschaltung der Zwischenüberhitzung erhöht sich die mittlere Temperatur der Wärmezufuhr. Wie erwartet, wird
damit der thermische Prozesswirkungsgrad angehoben, er steigt von 41,2 % auf 42,3 %. Durch die größere Wärmezufuhr
verringert sich der erforderliche Dampfmassenstrom von 89,5 kg/s auf 72,816 kg/s und der abzuführende Wärmestrom
wird ebenfalls kleiner.

BEISPIEL 7.3: Realer Dampfkreisprozess

Ausgehend vom Dampfkreisprozess in Beispiel 7.2 werden die Dissipationen in den Turbinen und in der Pumpe berück-
sichtigt. Die Turbinen haben den isentropen Wirkungsgrad von je 0,85, die Speisepumpe jenen von 0,87.

Zu bestimmen ist die Verringerung des Prozesswirkungsgrades.

Lösung

Schema s. Beispiel 7.2

Annahmen

Sie sind aus Beispiel 7.2 zu übernehmen.

Analyse

Die Dampfzustände in den Punkten 2, 4 und 6 ändern sich wegen der Dissipation. Mit der Definition
des isentropen Wirkungsgrades erhält man:

2 1 1 2( ) 2890  kJ/kgi sh h h hη= − ⋅ − =

4 3 3 4( ) 2541,4  kJ/kgi sh h h hη= − ⋅ − =

4
6 5 6 5( ) 147,00  kJ/kg

iP

vh h p p
η

= + ⋅ − =

Mit den Daten aus Beispiel 7.2 und den neu ermittelten Enthalpien der Zustandspunkte 2, 4 und 6
erhalten wir für die spezifische Kreisprozessarbeit:

12 34 56 2 1 4 3 6 5( ) ( ) ( ) 1398,4  kJ/ktKP t t tw w w w h h h h h h= − + + = − + − + − =
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Die spezifische zugeführte Wärme ist:

1 6 3 2 3802  kJ/kgzuq h h h h= − + − =

Damit ergibt sich für den thermischen Wirkungsgrad:

KP
th

zu

w
q

η = = 0,368

Diskussion

Wie erwartet, bewirken die Irreversibilitäten in den Strömungsmaschinen eine Verminderung des inneren thermischen
Kreisprozesswirkungsgrades. Er verringert sich von 0,42 auf 0,368.

7.5 Dampfkreisprozess mit regenerativer Vorwärmung

Um einen hohen thermischen Wirkungsgrad zu erreichen, sollte die gesamte Wärmezufuhr von außen bei möglichst hoher
Temperatur erfolgen. Dies kann durch regenerative Vorwärmung des Speisewassers auf eine höhere Endtemperatur mit
Wärmetransfer innerhalb des Kreisprozesses erreicht werden.

5

4

6

zu, Vorwärmung

T

q
kr

3

s

p
3

p

2

2

1

1

p

Bild 7.9: Regenerative Vorwärmung im Dampfkreisprozess

Bild 7.9 zeigt einen solchen Prozess im T,s-Diagramm. Die Wärme für die Vorwärmung entspricht der Fläche unterhalb
der Prozesslinie zwischen den Punkten 5 und 6 (grau). Diese Wärme wird durch Dampf, der aus der Turbine am Zustands-
punkt 2 entnommen und in einem Wärmeübertrager kondensiert wird, zur Verfügung gestellt. Die vom Dampf abgegebene
Wärme kann im T,s-Diagramm nicht gezeigt werden, da die Fläche die Massenänderung nicht berücksichtigt. Am Punkt 2
hat der Dampf in der Turbine bereits Arbeit geleistet. Das Speisewasser wird auf die Sättigungstemperatur des beim Druck
p2 entnommenen Dampfes erwärmt. Im Dampferzeuger und Überhitzer erfolgt die Wärmezufuhr von außen erst ab Pro-
zesspunkt 6. Damit wird die dem Prozess zugeführte Wärme reduziert. Da aus der Turbine Dampf entnommen wird, redu-
ziert sich nach der Entnahme der Dampfmassenstrom und damit der Betrag der im Kondensator abzuführenden Wärme. Die
Reduktion entspricht der Wärme, die dem Speisewasser zugeführt wird, d. h., die Wärmezufuhr verringert sich um den
gleichen Betrag wie die Wärmeabfuhr. Nach Gl. (7.2) wird der thermische Wirkungsgrad damit erhöht.

zu

ab

zu

ab
th q

q
qq
qq

−>
−
−

−= 11
∆
∆

η

Reduziert man den Zähler und Nenner eines Bruches um den gleichen Betrag, wird der Zahlenwert des Bruches kleiner.
Der Bruch ist der rechte Term in obiger Gleichung. Da er kleiner wird, erhöht sich der thermische Wirkungsgrad.

Den der Turbine entnommene Dampf bezeichnet man als Anzapfdampf (extraction steam). Die Vorwärmung kann in
mehreren Stufen erfolgen, wobei der Turbine für jede Vorwärmerstufe Dampf entnommen wird. In Speisewasservorwär-
mern (feed water heaters) wird dieser Dampf kondensiert und die Kondensationsenthalpie zur Aufwärmung des Speisewas-
sers genutzt. Moderne Kraftwerke haben bis zu zehn Vorwärmerstufen. Wärmeübertrager für die regenerative Vorwär-
mung  können Mischvorwärmer (direct contact feedwater heaters) oder Oberflächenvorwärmer (surface feedwater heaters)
sein.
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7.5.1 Mischvorwärmer

In Mischvorwärmern wird das verdichtete, unterkühlte Speisewasser in direkten Kontakt mit dem Anzapfdampf gebracht.
Dieser kondensiert und wärmt das Speisewasser auf die Sättigungstemperatur des Anzapfdampfes. Mischvorwärmer wer-
den in der Regel als so genannter Dom auf Speisewasserbehälter geschweißt (Bild 7.10). Das Speisewasser wird oben in
den Dom eingespritzt, von unten Anzapfdampf zugeführt. Durch Schikanen erzielt man eine genügend lange Verweilzeit
des Wassers, damit die Sättigungstemperatur erreicht wird.

Anzapfdampf ein

unterkühltes

gesättigtes Speisewasser aus

Mischvorwärmerdom

Speisewasserbehälter

Speisewasser ein

Bild 7.10: Mischvorwärmer mit Speisewasserbehälter

Mischvorwärmer

HauptkondensatpumpeSpeisewasserpumpe

erzeuger
Dampf- 7

6

wtP

qzu

Überhitzer

qab

4

5 wtP

2

Kondensator

3

Turbine

1

wtT

Bild 7.11: Regenerative Vorwärmung mit einem Mischvorwärmer

Das erwärmte gesättigte Speisewasser verlässt unten den Speisewasserbehälter und wird der Speisepumpe zugeführt.
Bild 7.11 zeigt einen möglichen Prozess mit Mischvorwärmer.

Die Speisewasservorwärmung ist nicht die einzige Funktion des Mischvorwärmers. In der Turbine herrscht nach Ent-
spannung des Dampfes unterhalb des Umgebungsdruckes und im Kondensator ein Unterdruck. Es ist praktisch unmöglich,
diesen Bereich vollständig abzudichten. Durch Undichtigkeiten gelangt Luft in das System und löst sich im Speisewasser.
Während der Mischvorwärmung wird die Luft aus dem Wasser weitgehend herausgelöst und im oberen Teil des Apparates
abgesaugt. Im Wasser-Dampf-Kreislauf minimiert die Entgasung die Korrosion der Stahlteile. Mischvorwärmer werden
deshalb auch Mischvorwärmer-Entgaser genannt.

Anhand des Prozesses in Bild 7.11 wird der Einfluss der Vorwärmung gezeigt.
Der Kontrollraum der Turbine liefert folgende Massenbilanz:

321 mmm += (7.18)

Von außen wird dem Mischvorwärmer weder Arbeit noch Wärme zugeführt. Daher lautet die Energiebilanz für den
Kontrollraum des Mischvorwärmers:

665522 hmhmhm ⋅=⋅+⋅ (7.19)

Unter Berücksichtigung, dass 543 mmm == und 176 mmm == ist, kann mit den Gln. (7.18) und (7.19) der Massenstrom
des Anzapfdampfes bestimmt werden.

52

56
12 hh

hhmm
−
−

⋅= (7.20)

 Die Energiebilanz der Turbine liefert für die innere Leistung der Turbine:

2 2 3 3 1 1 1 2 1 1 2 3 2( ) ( ) ( )TP m h m h m h m h h m m h h= ⋅ + ⋅ − ⋅ = ⋅ − + − ⋅ − (7.21)
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Die für beide Pumpen benötigte Leistung beträgt:

1 2 1 2 5 4 1 7 6( ) ( ) ( )P P PP P P m m h h m h h= + = − ⋅ − + ⋅ − (7.22)

Von außen erfolgt die Wärmezufuhr isobar zwischen den Zustandspunkten 7 und 1. Damit ist der zugeführte Wärme-
strom:

)( 711711 hhmqmQzu −⋅=⋅= (7.23)

Die Wärmeabfuhr erfolgt isobar zwischen den Zustandspunkten 3 und 4. Der abgeführte Wärmestrom wird also:

1 2 34 1 2 4 3( ) ( ) ( )abQ m m q m m h h= − ⋅ = − ⋅ − (7.24)

Beispiel 7.4 demonstriert die Analyse des regenerativen Kreisprozesses mit einem Mischvorwärmer.

BEISPIEL 7.4: Regenerative Vorwärmung mit einem Mischvorwärmer

In die Turbine treten 100 kg/s Frischdampf mit einem Druck von 80 bar und der Temperatur von 500 °C ein. Nach Expan-
sion in der ersten Teilturbine auf 3 bar wird der Turbine Anzapfdampf entnommen und dem Mischvorwärmer zugeleitet. In
der zweiten Teilturbine expandiert der übrige Dampf weiter auf den Kondensationsdruck von 0,05 bar. Das vorgewärmte
Wasser verlässt den Mischvorwärmer im Siedezustand bei 3 bar. Die Turbinenexpansion erfolgt mit dem isentropen
Wirkungsgrad von hiT = 0,87. Im Kondensator wird der Dampf verflüssigt und verlässt den Apparat im Siedezustand bei
0,05 bar. Die Pumpen haben den isentropen Wirkungsgrad von 0,87.

Folgendes ist zu berechnen:

a) die thermische Leistung und der Kreisprozesswirkungsgrad
b) die thermische Leistung und der Kreisprozesswirkungsgrad ohne Vorwärmung.

Lösung

Schema

Annahmen

• Turbine und Pumpen arbeiten adiabat.
• Die Änderungen der kinetischen und potentiellen Energie sind ver-

nachlässigbar.
• Dampferzeuger, Kondensator, Mischvorwärmer sowie alle Leitungen

sind ideal isoliert und arbeiten dissipationsfrei.

Analyse

Die Daten für die Turbinenexpansion entnehmen wir dem Mollier-h,s-Diagramm:

h1 = 3 400 kJ/kg
h2s = 2 617 kJ/kg

Mit dem Wirkungsgrad der Turbine kann die Enthalpie h2 berechnet werden.

2 1 1 2( ) 2718,8  kJ/kgiT sh h h hη= − ⋅ − =

Die Enthalpie h3s bei 0,05 bar Druck ist:

h3s = 2 127 kJ/kg

Damit kann auch die Enthalpie h3 bestimmt werden.

3 2 2 3( ) 2203,9  kJ/kgs iTUh h h h η= − − ⋅ =

Enthalpie und spezifisches Volumen des gesättigten Wassers sind aus Tabelle A2.2 zu ermit-
teln.
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p4 = 0,05 bar: h4 = h'(p4) = 137,77 kJ/kg
v4 = v'(p4) = 0,0010053 m3/kg
p6 = 3 bar: h6 = h'(p6) = 561,46 kJ/kg
v6 = v'(p6) = 0,0010732 m3/kg

Jetzt ist noch die Enthalpiezunahme in den Pumpen zu berechnen.

                5 4 4 5 4( ) 0,34  kJ/kgh h v p p− = ⋅ − =

                7 6 6 7 6( ) 9,86  kJ/kgh h v p p− = ⋅ − =

a) Den Massenstrom der Anzapfung kann man mit Gl. (7.20) bestimmen.

6 5
2 1

2 5

kg16,40 
s

h h
m m

h h
−

= ⋅ =
−

Nach Gl. (7.21) ist die Leistung der Turbine:

1 2 1 2 1 3 2( ) (1 / ) ( ) 111,161 MWTP m h h m m h h= ⋅ − + − ⋅ − = −  

Die von den Pumpen benötigte Leistung berechnet sich mit Gl. (7.22).

1 2 1 2 5 4 1 7 6( ) ( ) ( ) 1,015 MWP P PP P P m m h h m h h= + = − ⋅ − + ⋅ − =

Damit ergibt sich die Prozessleistung zu:

KP T PP P P= + = −110,146  MW

Zur Berechnung des Prozesswirkungsgrades benötigt man noch den zugeführten Wärmestrom.

MW  282,868)( 711 =−⋅= hhmQzu

Der thermische Wirkungsgrad des Prozesses ist:

0,389== zuiKPth QPη /

b) Beim Prozess ohne regenerative Vorwärmung ändert sich der Massenstrom des Dampfes in der Turbine nicht. Die
Leistung der Turbine beträgt:

1 3 1( ) 119,607  MWTP m h h= ⋅ − = −

Die Verdichtung des Wassers erfolgt jetzt nur mit einer Pumpe. Damit ist die Erhöhung der Enthalpie:
kJ/kg  238,9/)( 47447 =−⋅=− iPuppvhh η

Die Pumpenleistung beträgt:

1 7 4( ) 0,924 MWPP m h h= ⋅ − =

Ohne regenerative Vorwärmung ist die Kreisprozessarbeit:

KP T PP P P= + = −118,683  MW

Der zugeführte Wärmestrom vergrößert sich auf

MW 299,523)( 711 =−⋅= hhmQzu

und der thermische Wirkungsgrad wird verringert

0,365== zuKPth QPη /

Diskussion

Dieses Beispiel zeigt, dass der thermische Wirkungsgrad durch die regenerative Vorwärmung von 0,365 auf 0,389 ver-
bessert wird. Mit der Dampfentnahme bei der Anzapfung vermindert sich der Massenstrom in der Turbine, wodurch die
innere Leistung des Prozesses von 118,683 MW auf 110,146 MW absinkt.
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Für den Wärmestrom von 325 MW werden 11,5 kg/s (s. Kapitel 11) Steinkohle benötigt. Bei 8 000 Betriebsstunden pro
Jahr sind das 331 200 t. Durch die regenerative Vorwärmung können bei gleicher Leistung 20 433 t Steinkohle pro Jahr ein-
gespart werden, was auch 74 867 t weniger CO2-Ausstoß bedeutet.

7.5.2 Oberflächenvorwärmer

Bei Oberflächenvorwärmern bleiben das Speisewasser und der Anzapfdampf getrennt. Oberflächenvorwärmer sind Rohr-
bündelwärmeübertrager. Das Speisewasser strömt in den Rohren des Bündels und der Anzapfdampf kondensiert auf deren
Oberflächen. Da sich die beteiligten Fluide nicht vermischen, können sie verschiedene Drücke aufweisen. Je nach Eigen-
schaften des Anzapfdampfes kommen verschiedene Oberflächenvorwärmer zur Anwendung. Die Auswahl erfolgt nach
den Kriterien des größten thermodynamischen Nutzens, d. h. der größten Wirkungsgradverbesserung. Bild 7.12 zeigt ver-
schiedene Oberflächenvorwärmertypen mit den Temperaturverläufen und die in den Schemata verwendeten Symbole.
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Bild 7.12: Oberflächenvorwärmertypen

Der einfachste Oberflächenvorwärmer besitzt nur eine so genannte Kondensationszone (condensing zone). Der eintre-
tende Anzapfdampf kondensiert an den Rohroberflächen. Das Kondensat verlässt den Vorwärmer in gesättigtem Zustand.
Das Speisewasser erreicht Temperaturen, die 1,5 bis 2,5 K unterhalb der Sättigungstemperatur des Anzapfdampfes liegen.
Um die Wärme des Anzapfdampfes besser zu nutzen, kann das Kondensat, das viel wärmer als das eintretende Speisewas-
ser ist, in einem Unterkühler (drain cooler) unterkühlt werden. Der Unterkühler besteht aus einem internen Gehäuse, in dem
das Kondensat im Eintrittsbereich der Rohre umgelenkt und gekühlt wird. Die Kondensattemperatur nähert sich bis auf et-
wa 4 bis 8 K der Eintrittstemperatur des Speisewassers. Der Anzapfdampf kann sehr stark überhitzt sein (mehr als 200 K).
Ist dies der Fall, kühlt man den Dampf in einem Enthitzer (desuperheater) ab. In einem inneren Gehäuse wird der eintreten-
de Dampf im Austrittsbereich des Speisewassers um die Rohre gelenkt und dabei abgekühlt. Um in diesem Bereich Kon-
densation zu vermeiden, erfolgt die Abkühlung auf etwa 80 K oberhalb der Sättigungstemperatur des Anzapfdampfes. Das
Speisewasser erwärmt sich dabei auf bis zu 2 K über der Sättigungstemperatur des Anzapfdampfes. Ferner kann zum
Enthitzer auch ein Unterkühler mit eingebaut werden. Die Auslegung der Vorwärmer erfolgt nach ökonomischen Gesichts-
punkten. Je höher die Austrittstemperatur des Speisewassers ist, desto größer werden die Wirkungsgradverbesserungen,
damit leider auch die Kosten für den Vorwärmer. Es muss eine optimale Endtemperatur gefunden werden.

Das entstehende Kondensat kann entweder auf ein höheres Druckniveau gepumpt (Bild 7.13a) oder via Regelventil
entspannt einem Ort tieferen Druckes zugeführt werden (Bild 7.13b). Im Vergleich zum Energiegewinn, der durch das
wärmere Kondensat erzielt wird, ist die Pumpenarbeit gering. Daher wird sie in den Beispielen dieses Buches vernachläs-
sigt.
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Speisewasser

a) Kondensat

Anzapfdampf

Kondensat
b)

Anzapfdampf

Speisewasser

Bild 7.13: Rückführung des Kondensats a) mit einer Pumpe zu einem Ort höheren Druckes  b) über ein Regelventil zu einem Ort
tieferen Druckes

BEISPIEL 7.5: Oberflächenvorwärmer mit Kondensationszone

In einem Dampfkreisprozess mit regenerativer Vorwärmung wird einem Oberflächenvorwärmer Anzapfdampf mit 2,8 bar
Druck und der Enthalpie von 2 496 kJ/kg zugeführt. Die Speisewassertemperatur steigt bei der Vorwärmung von 33  auf
129 °C an. Der Druck des Speisewassers beträgt 5 bar. Der Dampf kondensiert vollständig und das Kondensat verlässt den
Vorwärmer im Sättigungszustand.
Zu bestimmen sind:
a) das Verhältnis des Anzapfdampfmassenstromes zu dem des Speisewassers
b) die Speisewassertemperatur, nachdem das Kondensat ins Speisewasser zurückgepumpt wurde.

Lösung

Schema

Annahmen

• Im betrachteten Apparat sind die Druckverluste vernachlässigbar klein.
• Die Wärmeverluste sind vernachlässigbar klein.
• Die Änderungen der kinetischen und potentiellen Energie sind vernachlässigbar.

Analyse

a) Der Anzapfdampf kondensiert im Vorwärmer, das Kondensat ist am Austritt gesättigt. Die Enthalpie h4 des Konden-
sats kann Tabelle A2.2 entnommen werden.

h5 = h'(2,8 bar) = 551,46 kJ/kg

Die Enthalpie des Speisewassers kann aus Tabelle A2.4 bestimmt werden.

h1  = 138,29 kJ/kg
h2  = 542,11 kJ/kg

Die Energiebilanz des Vorwärmers liefert:

4 2 1

1 4 5

m h h
m h h

−
= =

−
0,2077

b) Für die Mischung der Massenströme des Kondensats und Speisewassers erhält man:

52

5522
3 mm

hmhmh
+

⋅+⋅
=

Unter Berücksichtigung, dass der Massenstrom am Punkt 1 gleich dem am Punkt 3 und jener am Punkt 4 gleich dem am
Punkt 5 ist, erhalten wir:

2 4 1 5
3

4 1

( / ) kJ543,72 
1 / kg

h m m h
h

m m
+ ⋅

= =
+

Speisewasser

Kondensat

3 2

5

Anzapfdampf
4

1
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Die Endtemperatur des Speisewassers kann man mittels linearer Interpolation aus Tabelle A2.4 bestimmen. Für die
Enthalpie liest man bei 120 und 130 °C ab:

h(120 °C) = 503,78 kJ/kg                                h(130 °C) = 546,39 kJ/kg

Die Temperatur ϑ 3 erhält man als:

3
3

(120 C)
120 C 10 K

(130 C) (120 C)
h h

h h
ϑ − °

= ° + ⋅ ⋅ = °
° − °

129,37 C

Diskussion

Durch regenerative Vorwärmung wird die Temperatur des Speisewassers von 33 auf 129 °C erhöht. Die Sättigungstem-
peratur des Dampfes beträgt bei dem Druck von 2,8 bar 131,19 °C. Die Speisewassertemperatur hat sich der Sättigungstem-
peratur bis auf 2,19 K genähert. Durch Vorwärtspumpen des Kondensats kann die Temperatur um weitere 0,35 K erhöht
werden. Dass diese geringe zusätzliche Erwärmung bereits eine Wirkungsgradverbesserung bringt, zeigt das nächste Bei-
spiel.

BEISPIEL 7.6: Regenerative Vorwärmung mit Oberflächenvorwärmer

Eine Dampfturbine wird mit 40 kg/s Frischdampf (80 bar, 380 °C) beaufschlagt. Bei 2,8 bar wird Anzapfdampf mit der
Enthalpie von 2 496 kJ/kg entnommen. Die weitere Expansion in der Turbine erfolgt auf 0,05 bar und 2 050 kJ/kg. Das
Kondensat aus dem Kondensator wird in der Hauptkondensatpumpe auf 5 bar verdichtet und dem Vorwärmer zugeführt.
Jenes aus dem Vorwärmer wird vorwärts zum Speisewasser gepumpt, bevor es in der Speisepumpe auf 80 bar verdichtet
wird. Die Enthalpieerhöhung in der Speisepumpe ist ∆hSP= 8,1 kJ/kg und in der Hauptkondensatpumpe ∆hHKP= 0,96 kJ/kg.
Die Daten für den Vorwärmer können aus Beispiel 7.5 übernommen werden. Die Leistung der Kondensatpumpe ist ver-
nachlässigbar.
Zu berechnen sind:
a) Leistung und Wirkungsgrad des Prozesses
b) Leistung und Wirkungsgrad des Prozesses, wenn das Kondensat aus dem Vorwärmer zum Kondensator geführt wird.

Lösung

Schema

Annahmen

• Turbine und Pumpen arbeiten adiabat.
• Änderungen der kinetischen und potentiellen Energie sind vernachlässig-

bar.
• Dampferzeuger, Kondensator, Mischvorwärmer und alle Leitungen sind

ideal isoliert und arbeiten dissipationsfrei.

Analyse

a) Zur Berechnung der Leistung und des Wirkungsgrades sind die nicht gegebenen Enthalpien zu bestimmen. Nach-
folgend alle Enthalpien:

Frischdampf aus h,s-Diagramm: h1 = 3 082,0 kJ/kg
Anzapfung, gegeben: h2 = 2 496,0 kJ/kg
Austritt Turbine, gegeben: h3 = 2 380,0 kJ/kg
Kondensatoraustritt aus A2.2: h4 = 137,77 kJ/kg
Austritt Hauptkondensatpumpe aus Beispiel 7.5: h5 = h4 + ∆hHKP = 138,73 kJ/kg
Austritt Vorwärmer aus Beispiel 7.5: h6 = 542,11 kJ/kg
Mischung Speisewasser/Kondensat aus Beispiel 7.5: h7 = 543,72 kJ/kg
Speisewasser nach der Speisepumpe: h8 = h7 + ∆hSP = 551,82 kJ/kg
Kondensataustritt aus Vorwärmer h9 = 551,46 kJ/kg

Kondensatpumpe

Oberflächen-
vorwärmer

Speisepumpe

80 barerzeuger
Dampf- 8

5 bar
7

9

6

wtP

Überhitzer

qzu

Hauptkondensatpumpe

q

0,05 bar
5 bar
5

4

2,8 bar

wtP

2

Kondensator

0,05 bar

ab

3

80 bar, 380 °C

Turbine

1

wtT
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Für die weitere Berechnung müssen die Zusammenhänge der Massenströme beachtet werden:

3 1 2 4 5 6 7 8 1m m m m m m m m m= − = = = = =

Aus Beispiel 7.5 besteht zwischen den Massenströmen im Vorwärmer folgender Zusammenhang:

6 52 2

5 1 2 2 2

0,2074
( )

h hm m
m m m h h p

−
= = =

′− −

Das Verhältnis des Anzapfdampfes zum Frischdampf kann berechnet werden.

2 52

1 5 2 5

/ 0,2074 0,1718
( ) / 1 0,2074

m mm
m m m m

= = =
+ +

Die Leistung der Turbine ist:

1 2 1 2 1 3 2( ) (1 / ) ( ) 27,283 MWTP m h h m m h h= ⋅ − + − ⋅ − = −  

Für die Summe der Leistung der Hauptkondensat- und Speisepumpe erhält man:

4 6 1 2 1(1 / ) 0,356 MWP HKP SP HKP SPP m h m h m m m h h= ⋅∆ + ⋅∆ = ⋅ − ⋅∆ + ∆ =  

Damit wird die Kreisprozessleistung:

KP T PP P P= + = −26,927 MW

Den dem Prozess zugeführten Wärmestrom erhält man als:

1 1 8( ) 101,207 MWzuQ m h h= ⋅ − =

/th KP zuP Qη = = 0,266

b) Führt man das Kondensat aus dem Vorwärmer zum Kondensator, verändern sich die Massenströme. Folgende Zu-
sammenhänge gelten:

3 1 2 7 8 1 4 5 6m m m m m m m m m= − = = = = =          2 2

5 1

0,2074
m m
m m

= =

Für die Leistung der Turbine, Pumpen und des Kreisprozesses erhält man:

1 2 1 2 1 3 2( ) (1 / ) ( ) 27,116 MWTP m h h m m h h= ⋅ − + − ⋅ − = −  

4 6 1 ( ) 0,362 MWP HKP SP HKP SPP m h m h m h h= ⋅∆ + ⋅∆ = ⋅ ∆ + ∆ =

KP T PP P P= + = −26,754 MW

Die Enthalpie nach der Speisepumpe verändert sich, weil durch die geänderte Stromführung h6 gleich h7 wird.

8 7 (543,86 8,1) kJ/kg 550,38 kJ/kgPh h h= + ∆ = + ⋅ =

Der zugeführte Wärmestrom und Wirkungsgrad ergeben sich als:

1 1 8( ) 101,272 MWzuQ m h h= ⋅ − =

/th KP zuP Qη = = 0,264

Diskussion

Durch die regenerative Vorwärmung mit Oberflächenvorwärmern lassen sich ähnliche Wirkungsgradverbesserungen
wie mit dem Mischvorwärmer erzielen. Die Stromführung des Kondensats aus dem Vorwärmer hat großen Einfluss auf den
Wirkungsgrad. Durch Vorwärtspumpen des Kondensats erhöht sich die Vorwärmtemperatur nur wenig, was sich ebenfalls
in geringfügiger Minderung der zugeführten Wärme äußert. Durch die Einspeisung des Kondensats in den Kondensator
muss dort mehr Wärme abgeführt werden. Im Vorwärmer erhöht sich der Hauptkondensatmassenstrom, was den Anzapf-
dampfmassenstrom vergrößert. Daher sinken die Leistung der Turbine um 0,64 % und der Wirkungsgrad um 0,70 %.
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7.5.3 Mehrstufige regenerative Vorwärmung

Nach dem zweiten Hauptsatz ist jeder Wärmetransfer thermodynamisch gesehen desto günstiger, je kleiner die Tempera-
turdifferenz ist. Bei regenerativer Vorwärmung würden viele Vorwärmer mit kleinen Temperaturdifferenzen die kleinsten
Irreversibilitäten und damit den besten Wirkungsgrad liefern, ideal wären unendlich viele Vorwärmerstufen.

In modernen Anlagen werden mit bis zu zehn Vorwärmern Vorwärmendtemperaturen von über 300 °C erreicht. Durch
Wirkungsgradverbesserung muss der höhere finanzielle Aufwand für die Apparate wettgemacht werden. Zur Optimierung
verwendet man spezielle Rechenprogramme. Bild 7.14 zeigt den Einfluss der Vorwärmendtemperatur und der Anzahl der
Vorwärmer auf den Wirkungsgrad, der um bis zu 15 % verbessert werden kann. Vorwärmer sind so auszuwählen, dass der
Temperaturanstieg in allen Apparaten etwa gleich groß ist.

Anzahl der Vorwärmer

Vorwärmendtemperatur in °C

0
0

0,05

100

0,10

0,15

η
∆η

200 300

4

2

8

Bild 7.14: Verbesserung des thermischen Wirkungsgrades durch regenerative Speisewasservorwärmung [7.6]

Bild 7.15 demonstriert eine Dampfturbinenanlage mit vier Vorwärmerstufen. Der Frischdampf strömt in die Hochdruck-
turbine. Aus deren Austritt wird der Hochdruckvorwärmer mit Enthitzer und Unterkühler mit Anzapfdampf versorgt. Der
restliche Dampf geht in den Zwischenüberhitzer und von dort zur Mitteldruckturbine. Der Mischvorwärmer bezieht den
Anzapfdampf vom Austritt der Mitteldruckturbine.

Der Hauptdampfstrom geht in die Niederdruckturbine, die zwei Anzapfungen für zwei Niederdruckvorwärmer besitzt.
Der Dampf aus der Niederdruckturbine strömt in den Kondensator, in dem er verflüssigt wird. Die Hauptkondensatpumpe
fördert das Kondensat über zwei ND-Vorwärmer zum Mischvorwärmer mit Speisewasserbehälter. Von hier wird mit der
Speisepumpe das Speisewasser über den HD-Vorwärmer zurück zum Dampferzeuger gefördert. Das Kondensat des HD-
Vorwärmers strömt über ein Regelventil in den Speisewasserbehälter. Die Kondensate der ND-Vorwärmer werden vor-
wärts gepumpt.

13
14

Niederdruckvorwärmer

2

Speisewasserpumpe
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vorwärmer
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Dampf- 17
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Bild 7.15: Beispiel einer Schaltung mit mehrstufiger regenerativer Vorwärmung
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BEISPIEL 7.7: Dampfkreisprozess mit vier Speisewasservorwärmern

Hier wird der im Bild 7.15 dargestellte Dampfkreisprozess berechnet. Die Turbinen haben den isentropen Wirkungsgrad
von 0,88, die Pumpen den von 0,87. Für die Kondensatpumpen der beiden Niederdruckvorwärmer wird angenommen, dass
sie zwar eine Druck-, aber keine Enthalpieerhöhung verursachen. Die Druckverluste in den Leitungen sind in diesem Bei-
spiel mitberücksichtigt.

Gegebene Zustände:

Punkt Druck Temperatur Punkt Druck Temperatur
bar °C bar °C

1 160 540 11 17 91
2 40 12 17 zu ber.
3 38 540 13 16 141
4 14 14 16 zu ber.
5 13 h4 = h5 15 13 ϑ s
6 4,0 16 170 zu ber.
7 0,8 17 169 251
8 0,05 18 40 190
9 0,05 ϑ s 19 4 ϑ s

10 18 zu ber. 20 0,8 ϑ s

Zu berechnen sind die innere Leistung bei 600 kg/s Frischdampfmassenstrom und der thermische Wirkungsgrad des Pro-
zesses.

Lösung

Schema s. Bild 7.15

Annahmen

• Turbinen und Pumpen arbeiten adiabat.
• Die Strömung erfolgt in den Wasser- und Dampfleitungen adiabat.
• Die Änderungen der kinetischen und potentiellen Energie des Dampfes und Wassers werden vernachlässigt.
• Die adiabate Drosselung des Kondensats vom HD-Vorwärmer erfolgt isenthalp.

Analyse

Zunächst werden die Dampfdaten der Turbinenexpansion im h,s-Diagramm bestimmt. Wir lesen folgende Werte ab:
h1  = 3 412 kJ/kg h2s = 3 011 kJ/kg h2 = h1 – (h1 – h2s) 

. η iTu = 3 059 kJ/kg
h3 = 3 539 kJ/kg h4s = 3 211 kJ/kg h4 = h3 – (h3 – h4s) 

. η iTu = 3 250 kJ/kg
h5 = h4 = 3 250 kJ/kg h6s = 2 936 kJ/kg h6 = h5 – (h5 – h6s) 

. η iTu = 2 974 kJ/kg
h7s = 2 652 kJ/kg h7 = h6 – (h6 – h7s) 

. η iTu = 2 691 kJ/kg
h8s = 2 288 kJ/kg h8 = h7 – (h7 – h8s) 

. η iTu = 2 336 kJ/kg

Mit Hilfe der Stoffwerte aus den Tabellen A2.2 und A2.4 erhalten wir für die Enthalpien an
den Pumpenaustritten:

h 9 = h'(p9) = 137,77 kJ/kg h17 = h(p17, ϑ 17) = 1 090,94 kJ/kg
v 9 = v'(p9) = 0,00100532 m3/kg h18 = h(p18, ϑ 18) = 808,83 kJ/kg
h10 = h9 + v9 

. (p10 – p9)/η iP = 139,89 kJ/kg h19 = h'(p6) = 604,72 kJ/kg
h11 = h(p11, ϑ 11) = 382,43 kJ/kg h20 = h'(p7) = 391,64 kJ/kg
h13 = h(p13, ϑ 13) = 594,29 kJ/kg
h 15= h'(p15) = 814,76 kJ/kg
v 15= v'(p15) = 0,0013428 kJ/kg
h16 = h15 + v15 

. (p16 – p15)/η iP = 835,89 kJ/kg
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Um die noch fehlenden Enthalpien und Anzapfmassenströme zu bestimmen, müssen die Zusammenhänge zwischen den
Massenströmen angegeben werden.

3 1 2

5 3 4 1 2 4

8 1 2 4 6 7

8 9 10 11

12 8 7

13 12

14 8 7 6

14 8 7 6 5

15 16 17 1

18 2

m m m
m m m m m m
m m m m m m

m m m m
m m m

m m
m m m m

m m m m m
m m m m

m m

= −
= − = − −
= − − − −

= = =
= +

=
= + +

= + + =
= = =

=

Um die Massenströme durch die Vorwärmer berechnen zu können, erstellen wir die Bilanzen der Apparate.

s
kg 68,0051

182

1617
2 =⋅

−
−

= m
hh
hhm

15151818141444 hmhmhmhm ⋅=⋅+⋅+⋅

1511821442144 )( hmhmhmmmhm ⋅=⋅+⋅−−+⋅

144

1418214151
4

)()(
hh

hhmhhmm
−

−⋅+−⋅
= (1)

In dieser Gleichung ist die Enthalpie h14 noch unbekannt. Um sie zu berechnen, müssen die Bilanzen der beiden ND-Vor-
wärmer aufgestellt werden. Dazu teilt man den Vorwärmer in zwei Systeme auf. Das erste System ist der Vorwärmer selbst,
das zweite die Mischung der Massenströme.
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Ähnlich verfahren wir mit dem ersten Vorwärmer:
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 (5)

Wir haben fünf Gleichungen (1) bis (5) für die fünf Unbekannten ,,, 764 mmm h12 und h14. Die analytische Lösung ist mög-
lich, führt aber zu sehr großen unübersichtlichen Gleichungen. Mit geringem Aufwand ist eine Lösung (z. B. mit Program-
men wie Mathcad) möglich. Folgende Resultate ergeben sich:

4 55,100 kg/sm = kg/s 999,396 =m kg/s 789,417 =m
h12=  383,31 kJ/kg h14=  595,14 kJ/kg
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Die Leistung der einzelnen Turbinen kann mit deren Massenströmen und Enthalpiegefällen oder mit einer Bilanz über die
ganze Turbinengruppe bestimmt werden. Hier wird mit der Bilanz der Turbinengruppe gerechnet.

Die Energiebilanzgleichung der Turbine liefert:

1 1 1 2 3 1 2 4 4 6 6 7 7 8 8( )TP m h m m h m h m h m h m h m h− = ⋅ + − ⋅ − ⋅ − ⋅ − ⋅ − ⋅ − ⋅

Hier ist zu beachten, dass der gesamte Dampfmassenstrom am Punkt 2 die Turbine verlässt und zum Zwischenüberhitzer
und Hochdruckvorwärmer strömt. Am Punkt 3 kommt der überhitzte Dampf zur Turbine zurück. Der Massenstrom ist aber
um den Anzapfdampf zum Hochdruckvorwärmer verringert, den wir mit dem Index 2 markiert hatten. Die nummerische
Berechnung resultiert in:

761,524 MWTP = −

8 10 9 1 16 15( ) ( ) 13,517 MWPP m h h m h h= ⋅ − + ⋅ − =

Die Leistung des Kreisprozesses ist:

KP T PP P P= + = 748,007 MW

Der zugeführte Wärmestrom und der thermische Wirkungsgrad ergeben sich als:

1 1 17 1 2 3 12( ) ( ) ( ) 1647,930 MWzuQ m h h m m h h= ⋅ − + − ⋅ − =

0,454== zuKPth QP /η

Diskussion

Der Vergleich mit den Beispielen 7.4 und 7.6 zeigt für den hier berechneten Prozess einen deutlich höheren thermischen
Wirkungsgrad, was folgenden Prozessverbesserungen zuzuschreiben ist:

• der vierstufigen regenerativen Speisewasservorwärmung
• der Zwischenüberhitzung.

In modernen Dampfturbinenanlagen mit 600 °C Frischdampftemperatur und doppelter Zwischenüberhitzung sowie
zehnstufiger Speisewasservorwärmung werden thermische Wirkungsgrade von über 55 % erreicht.

Die Analysen der Kraftwerkprozesse sind sehr rechenintensiv und werden deshalb mit entsprechenden verfügbaren
Computerprogrammen durchgeführt.

7.6 Kraft-Wärme-Kopplung

Bei Dampfturbinenprozessen wird ein großer Teil der zugeführten Wärme der Umgebung zurückgegeben. Die Temperatu-
ren bei der Wärmeabgabe im Kondensator sind nur geringfügig höher als die der Umgebung. Deshalb bleibt die abgegebe-
ne Wärme ungenutzt. In so genannten Kraft-Wärme-Kopplungskraftwerken (co-generation power plants) wird der Turbine
Dampf, der schon Arbeit geleistet hat, entnommen und damit eine Fernheizung (district heating) mit Wärme beliefert. Bild
7.16 zeigt die Schaltung eines modernen großen Kraftwerks mit Kraft-Wärme-Kopplung.
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Bild 7.16: Schaltbild eines Kraftwerks mit Kraft-Wärme-Kopplung (Skaerbaeck Vaerket, Dänemark)
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Im Winter, wenn man viel Wärme für die Fernheizung benötigt, gibt die Anlage 441 MW Heizleistung ab und liefert bis
zu 325 MW elektrische Leistung. Der dem Verdampfer und Überhitzern zugeführte Wärmestrom beträgt 773 MW. Damit
werden 99,1 % der Wärme genutzt. Bei voller Fernwärmeauskopplung (441 MW) beträgt der thermische Wirkungsgrad
der Turbinenanlage 42 %. Im Sommer ohne Fernwärmeauskopplung steigt die elektrische Leistung auf 414 MW und der
Wirkungsgrad der Turbine auf 53,5 % an. Die dargestellte Anlage hat den höchsten thermischen Wirkungsgrad, der bisher
weltweit erzielt wurde.

Die Verringerung der elektrischen Leistung bei voller Fernwärmeauskopplung beträgt 89 MW. Dafür werden aber 441
MW Heizleistung geliefert und vom Kreisprozess fast keine Wärme an die Umwelt abgegeben.

Solche Anlagen sind thermodynamisch gesehen exzellent.

BEISPIEL 7.8: Kraft-Wärme-Kopplung

Der Kessel einer kleinen Müllverbrennungsanlage zwischen Hoch- und Niederdruckturbine zur Auskopplung von Fern-
wärme Dampf zugeführt. Am Austritt der Hochdruckturbine ist eine Drosselklappe so geregelt, dass der Druck dort unab-
hängig von der Dampfentnahme für den Heizer konstant auf 2 bar gehalten wird. Im Sommer ist die Wärmeauskopplung
nicht in Betrieb, im Winter fließt der Dampf aus der Hochdruckturbine bis auf 1 kg/s zum Heizer. Dieser Restmassenstrom
strömt zur Niederdruckturbine. Bei diesem Betrieb ist nach der Drosselung die Enthalpie des Dampfes unverändert, der
Druck vor der Niederdruckturbine beträgt aber nur noch 0,1 bar. Das gesättigte Kondensat des Heizers wird zum Misch-
vorwämer gepumpt. Die Strömung in den Leitungen kann als reibungsfrei angenommen werden. Der isentrope Wirkungs-
grad der Turbine ist 0,85, der der Pumpen 0,83.

Zu berechnen sind die Leistung der Anlage und die maximale
Heizleistung.

Lösung

Schema

Annahmen

• Turbinen und Pumpen arbeiten adiabat.
• Die Strömungen sind reibungsfrei.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie wer-

den vernachlässigt.
• Die Kondensatpumpe bleibt unberücksichtigt.

Analyse

Mit den gegebenen Daten können aus dem h,s-Diagramm und den Dampftafeln folgende Werte bestimmt werden:

Punkt Druck Temperatur Enthalpie
bar °C kJ/kg

1 40 440 h1 = h(p1,ϑ1) 3 308,0
2 8 h2s 2 882,0

8 h2 = (h1 – h2s) 
. ηiT 2 946,0

3 2 h3s 2 669,0
2 h3 = (h2 – h3s) 

. ηiT 2 711,0
4 2 h4 = h3 2 711,0
5 0,05 ϑ s h5s 2 176,0

0,05 h5 = (h3 – h5s) 
.ηiT 2 256,0

6 0,05 h6 = h'(p6) 137,8
7 8 h7 = (p7 – p6) 

. v6/η iT 138,8
8 8 ϑ s h8 = h'(p8) 721,0
9 40 h9 = (p9 – p8) 

. v8/η iT 724,0
10 2 h10 = h3 2 711,0
11 2 h11 = h'(p11) 504,7

Zunächst wird der Sommerbetrieb ohne Wärmeauskopplung untersucht. Zwischen den Massenströmen besteht folgender
Zusammenhang:

11

40 bar
Dampf-

Speisewasserpumpe

erzeuger

8

Heizer

wtP

Überhitzer

9

zuq

8 bar

Turbine

2

HD-

40 bar
440 °C

konst.
1

2 bar

Hauptkondensatpumpe

Kondensator

Heizwasser
Fernwärme ein

6
10

7
q

w
ab

tP

5

Turbine
ND-

43

0,05 bar

wtT
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7654213 mmmmmmm ====−=

198 mmm ==

01110 == mm

Die Wärmebilanz um den Mischvorwärmer liefert:

882277 hmhmhm ⋅=⋅+⋅

Mit den Relationen zwischen den Massenströmen erhalten wir für den Anzapfdampf:

8 7
2 1

2 7

kg8,296 
s

h h
m m

h h
−

= ⋅ =
−

Damit werden die Leistung des Kreisprozesses, der zugeführte Wärmestrom und Wirkungsgrad bestimmt.

MW 36,20−=−+−⋅−+−+−⋅= )()()( 67252189121 hhhhmmhhhhmPKP

MW 103,362)( 911 =−⋅= hhmQzu

350,0/ == zuKPth QPη

Bei maximaler Wärmeauskopplung wird der Dampfmassenstrom aus der Hochdruckturbine bis 1 kg/s zum Heizer ge-
führt. Zwischen den Dampfmassenströmen besteht jetzt folgender Zusammenhang:

kg/s176543 ===== mmmmm

198 mmm ==

3211110 mmmmm −−==

Die Wärmebilanz um den Mischvorwärmer liefert:

8811112277 hmhmhmhm ⋅=⋅+⋅+⋅

Mit den Relationen zwischen den Massenströmen erhalten wir für den Anzapfdampf:

s
kg 3,694

)()(

112

71131181
2 =

−
−⋅+−⋅

=
hh

hhmhhmm

Wie zuvor können die Leistung des Kreisprozesses, der zugeführte Wärmestrom und Wirkungsgrad bestimmt werden.

1 2 1 9 8 1 2 3 2

3 5 4 7 6

( ) ( ) ( )
( )

KPP m h h h h m m h h
m h h h h

= ⋅ − + − + − ⋅ − +
+ ⋅ − + − = −23, 364 MW

MW 103,362)( 911 =−⋅= hhmQzu

226,0/ == zuKPth QPη

Die Heizleistung entspricht dem Wärmestrom, der vom Anzapfdampf abgegeben wird.

1 2 3 3 11( ) ( ) 77,879 MWHQ m m m h h= − − ⋅ − =

Diskussion

Durch die Fernheizung wird dem Prozess so viel Dampf entnommen, dass die Niederdruckturbine fast keine Leistung
mehr abgibt. Dabei wird die Leistung des Prozesses um 13,82 MW verringert, aber 77,9 MW Heizleistung geliefert. Dies
bedeutet, dass 98 % der Primärenergie genutzt werden.
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8 Gasturbinen- und Verbrennungsmotorenprozesse

Bei Gasprozessen werden die Kraftmaschinen zusammengefasst, bei denen das Arbeitsmittel während des gesamten Pro-
zesses gasförmig bleibt. Kältemaschinen- und Wärmepumpen-Gasprozesse werden im Kapitel 9 besprochen. Die hier be-
handelten Maschinen sind:

• Verbrennungsmotoren
• Kolbenkompressoren
• Gasturbinen und Flugtriebwerke.

Maschinen und Prozesse werden stark vereinfacht analysiert. Eine Wärmezufuhr simuliert die Verbrennung, ohne dass
das Arbeitsmittel dabei eine chemische Veränderung erfährt.

8.1 Prozess der Verbrennungsmotoren

8.1.1 Arbeitsverfahren

Bei Verbrennungsmotoren werden der Otto- und Dieselprozess behandelt, die in der Technik hauptsächlich zur Anwen-
dung kommen. Beim Ottomotor erfolgt die Zündung des brennfähigen Gemisches aus Luft und Kraftstoff durch Funken-
zündung (spark-ignition). Beim Dieselmotor wird die Verbrennungsluft so stark komprimiert, dass die dabei entstehende
Temperaturerhöhung für Selbstzündung ausreicht (compression-ignition). Der Prozess wird am Beispiel des Viertaktmo-
tors erläutert. Bild 8.1 zeigt den Aufbau des Schubkurbeltriebs mit den wesentlichsten Bezeichnungen, Bild 8.2 die Dar-
stellung des Prozesses im p,V-Diagramm.

Im Ansaugtakt 0 → 1 (intake stroke) bewegt sich der Kolben (piston) nach unten. Das Einlassventil ist geöffnet und das
brennbare Gemisch aus Luft und Kraftstoff bzw. nur Luft beim Dieselmotor wird angesaugt. Das Einlassventil schließt.
Beim zweiten Takt 1 → 2, Kolbenbewegung nach oben, erfolgt die Verdichtung (compression stroke) des Gemisches bzw.
der Luft im Dieselmotor. Kurz vor dem oberen Totpunkt wird gezündet bzw. Dieselkraftstoff eingespritzt. Durch die Ver-
brennung steigt der Druck stark an. Das Verbrennungsgas expandiert im dritten Takt 3 → 4, dem Arbeitstakt (power
stroke). Kurz vor Erreichen des unteren Totpunktes öffnet sich das Auslassventil. Im vierten Takt 4 → 0, dem Ausschiebe-
takt, erfolgt das Ausschieben des Verbrennungsgases bei offenem Auslassventil.

Bohrung
Bore)(

Pleuelstange
(connecting rod)

Kolben (piston)

Hubraum
(piston dis-
placement)

Brenn-
raum
(clearance
volume)

Einlassventil
(intake valve)

Auslassventil
(exhaust valve)

Kurbeltrieb
(crank mechanism)

unterer
Totpunkt
(bottom dead
center)

Hub
(stroke)

oberer
Totpunkt
(top dead
center)

Vh

     

unterer Totpunktoberer Totpunkt

Arbeitsschleife

Druck

Gaswechselschleife

Volumen 

2

0 1
4

3
p

V

-

+

V
h

Bild 8.1: Schubkurbeltrieb eines Bild 8.2: Prozessdarstellung im
Verbrennungsmotors p,V-Diagramm

Das Volumen, bestehend aus dem Hubraum Vh und dem Brennraum V2, wird als Arbeitsraum V1 bezeichnet.
Beim Viertaktmotor sind für ein vollständiges Arbeitsspiel zwei Kurbelumdrehungen erforderlich, beim Zweitaktmotor

spielt sich das Ganze während einer Umdrehung ab. In beiden Fällen handelt es sich nur angenähert um einen thermodyna-
mischen Kreisprozess, da im Arbeitsmittel chemische Veränderungen stattfinden. Das Abgas erfährt nach dem Ausstoßen



208 8 Gasturbinen- und Verbrennungsmotorenprozesse

allerdings eine Vermischung mit der Atmosphärenluft, die sich wegen ihrer Größe kaum verändert und so beim Ansaugen
dem Prozess wieder zur Verfügung steht.

Die Darstellung des Druckverlaufs über dem Volumen in Bild 8.2 heißt Indikatordiagramm. Es lässt sich experimentell
durch schnelle Drucksensoren und Drehwinkelgeber zur Erfassung der Kurbelwinkelstellung aufnehmen oder durch Simu-
lation der sich abspielenden Vorgänge rechnerisch ermitteln. Die im p,V-Diagramm rechtslaufende Arbeitsschleife bedeu-
tet eine Arbeitsabgabe an den Kurbeltrieb, die linkslaufende Gaswechselschleife erfordert eine Arbeitszufuhr. Die Summe
der Arbeit beider Schleifen entspricht der Volumenänderungsarbeit oder, da es sich um eine geschlossene Fläche handelt,
der Druckänderungsarbeit. Die innere Arbeit eines Arbeitsspiels, die bei Hubkolbenmaschinen als indizierte Arbeit be-
zeichnet wird, ist:

( )d ( ) diW p V V V p p= − ⋅ = ⋅∫ ∫
Die innere Motorleistung, die auch indizierte Leistung Pi genannt wird, ist bei der Drehzahl n:

iai WnP ⋅=

Die Arbeitsfrequenz na ist

bei Zweitaktmotoren gleich der Drehzahl na = nd und
bei Viertaktmotoren die Hälfte der Drehzahl na = nd /2.

Kenndaten der Verbrennungsmotoren werden häufig über den indizierten Druck pi aufgetragen, der folgendermaßen de-
finiert ist:

h

i
i V

Wp −= (8.1)

Die an der Kurbelwelle abgreifbare effektive Leistung Peff ist um die mechanische Verlustleistung Pv (Kolbenreibung,
Reibung in den Lagern des Kurbeltriebs, Reibung des Ventiltriebs, Nebenaggregate) geringer als die an den Kolben über-
tragene indizierte Leistung Pi.

eff i vP P P= −

Die Verlustleistung wird durch den mechanischen Wirkungsgrad erfasst.

1eff v
m

i i

P P
P P

η = = − (8.2)

Er liegt im Bereich von 0,7 bis 0,9. Analog zum indizierten Druck, der mit der indizierten Leistung Pi  bestimmt wird,
kann der mit der effektiven Leistung gebildete effektive Druck peff (mean effective pressure) definiert werden.

Der thermische Wirkungsgrad des Prozesses ist:

zu

i
th Q

P
=η (8.3)

Daher gilt für den effektiven Wirkungsgrad:

mth
i

eff

zu

i

zu

eff
eff P

P

Q
P

Q

P
ηηη ⋅=⋅== (8.4)

Die effektiven Wirkungsgrade der Ottomotoren liegen bei 10 bis 35 %, diejenigen der Dieselmotoren bei 20 bis 55 %.
Der große Bereich der Wirkungsgrade hängt im Wesentlichen von der Größe der Motoren ab. Kleinstmotoren wie z. B.
Mopedmotoren haben die schlechtesten, große, langsam laufende Dieselmotoren (Schiffsmotoren) haben die besten Wir-
kungsgrade.

Beim inneren Verbrennungsprozess simuliert man den zugeführten Wärmestrom durch eine äußere Wärmezufuhr. Nach
den in Kapitel 11 gegebenen Gesetzmäßigkeiten kann der bei Verbrennung entstehende und dem Brennraum zugeführte
Wärmestrom berechnet werden. Wegen der bei der Verbrennung entstehenden sehr hohen Temperaturen ist das Kühlen der
Motoren ein absolutes Muss, damit die Werkstoffe nicht schmelzen bzw. ihre Festigkeit verlieren. Durch Kühlung wird ein
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großer Teil der zugeführten Wärme wieder abgegeben. Die Wärmeverluste entstehen hauptsächlich bei der Verbrennung
und der nachfolgenden Expansion. Die Verbrennung ist unvollständig, wodurch nicht die gesamte chemische Energie des
Kraftstoffes genutzt wird. Die unvollständige Verbrennung kann durch den Verbrennungswirkungsgrad ηBr berücksichtigt
werden. Bei vollständiger stöchiometrischer Verbrennung ist ηBr = 1.

Zur Analyse des Otto- und Dieselprozesses werden ideale Vergleichsprozesse (air-standard cycles) verwendet. Diese
Idealprozesse können zwar technisch nicht verwirklicht werden, zeigen aber in Abhängigkeit der äußeren Einflussgrößen
die theoretisch erreichbaren Wirkungsgrade. Dabei werden folgende vereinfachende Annahmen gemacht:

1. Als Arbeitsmedium wird Luft als perfektes ideales Gas angenommen.

2. Beim idealen Kreisprozess wird die Verbrennung durch äußere Wärmezufuhr und der Gaswechsel durch Wärmeab-
fuhr simuliert.

3. Alle Teilprozesse sind intern reversibel.

8.1.2 Idealer Ottoprozess

Bild 8.3 zeigt den Idealprozess im p,V- und T,s-Diagramm. Die schnelle Verbrennung des Brennstoff-Luft-Gemisches
erfolgt praktisch im oberen Totpunkt. Da sich das Volumen bei diesem Vorgang nicht ändert, spricht man von einer
Gleichraumverbrennung.

s

= konst.
s

2

3p

v

s  = s
1

4

1V

1

2 s  = s3 4

2

T

= konst. 4

3

V  = V V  = V2 3 1 4

= konst.

s

= ko
nst.

v

Bild 8.3: Standard-Ottoprozess im p,V- und T,s-Diagramm

Die in Bild 8.3 dargestellten Zustandsänderungen lassen sich folgendermaßen beschreiben:

1 →  2 isentrope Kompression
2 →  3 isochorer Druckanstieg durch Wärmezufuhr bei der nach der

Zündung sehr schnell ablaufenden Verbrennung
3 →  4 isentrope Expansion
4 →  1 isochore Druckabnahme durch Wärmeabfuhr.

Die innere Kreisprozessarbeit lässt sich nach dem ersten Hauptsatz auf zwei Arten ausdrücken: als die Summe der
Arbeitstransfers oder als die der Wärmetransfers. Da es sich um intern reversible Teilvorgänge handelt, haben die Flächen
in Bild 8.3 eine physikalische Bedeutung:

Im p,V-Diagramm entspricht die Fläche unterhalb der Prozesslinie zwischen den Punkten 1 und 2  der Volumenände-
rungsarbeit bei der Kompression, jene unterhalb der Prozesslinie zwischen den Punkten 3 und 4 der Volumenänderungs-
arbeit bei der Expansion. Die von den Prozesslinien eingeschlossene Fläche 1-2-3-4-1 entspricht der indizierten Prozessar-
beit Wi , die die Summe der beiden Volumenänderungsarbeiten ist.

Im T,s-Diagramm entspricht die Fläche unterhalb der Prozesslinie zwischen den Punkten 2 und 3 der spezifischen Wär-
mezufuhr, jene unterhalb der Prozesslinie zwischen den Punkten 4 und 1 der spezifischen Wärmeabfuhr. Die eingeschlos-
sene Fläche ist wie im p,V-Diagramm die Kreisprozessarbeit. Mit dem ersten Hauptsatz können die Arbeiten und Wärme-
transfers bestimmt werden.
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Die spezifische Kreisprozessarbeit ergibt sich als:

)()( 341241233412 uuuuqqwww VVKP −+−=−−=+=

Nach Gl. (8.3) wird der thermische Wirkungsgrad:

23

14

23

1243

23

1
)()(

uu
uu

uu
uuuu

q
wKP

th −
−

−=
−

−−−
==η

Für die Analyse wurde ein perfektes Gas vorausgesetzt. Daher kann innere Energie mit einer konstanten spezifischen Wär-
mekapazität cv bestimmt und der thermische Wirkungsgrad durch die Temperaturen angegeben werden:

23

141
TT
TT

th −
−−=η (8.5)

Die Angabe des Wirkungsgrades als eine Funktion der Temperaturen ist nicht aussagekräftig. Seine Abhängigkeit von
motortechnischen Daten lässt Verbesserungspotenziale erkennen. Das wichtigste konstruktive Merkmal des Motors ist das
Verhältnis des Arbeitraums V1 zum Brennraum V2. Dieses wird als Verdichtungs- oder Kompressionsverhältnis ε bezeich-
net.

2

1

V
V=ε (8.6)

Vom verwendeten Brennstoff hängt ab, welcher Druck p3 nach der Verbrennung erreicht wird. Das Verhältnis des Dru-
ckes p3 zum Druck p2 bezeichnen wir als Druckverhältnis Ψ.

2

3

p
p

=Ψ (8.7)

Jetzt können die Temperaturen berechnet werden. Die Verdichtung von 1 nach 2 erfolgt isentrop. Damit ist die Tempera-
tur nach Gl. (4.59):

1
12

−⋅= κεTT (8.8)

Die Verbrennung von 2 nach 3 erfolgt isochor. Die Temperaturänderung ist nach der Zustandsgleichung der idealen Gase
proportional zur Druckänderung:

ΨεΨ κ ⋅⋅=⋅= −1
123 TTT (8.9)

Die Expansion von 3 nach 4 ist isentrop. Die Temperatur T4 berechnet sich ähnlich wie T2.

Ψε κ ⋅=⋅= −
1

1
34 TTT (8.10)

Die Temperaturen in Gl. (8.5) eingesetzt, ergeben:

111

1111 −−− −=
−⋅

−−= κκκ εεΨε
Ψη th (8.11)

Der thermische Wirkungsgrad hängt nur vom Verdichtungsverhältnis ε ab. Aus Wirkungsgradgründen wählt man das
Kompressionsverhältnis deshalb so hoch wie möglich. Beim Verdichten des brennfähigen Luft-Kraftstoffgemisches steigt
dessen Temperatur an. Erreicht sie Zündtemperatur, kommt es zur Selbstzündung (Klopfen). Die Verdichtung wird durch
die Selbstzündung und die damit verbundene Klopfgefahr begrenzt. Mit Benzin betriebene moderne Ottomotoren können
mit einem Kompressionsverhältnis von höchstens 10,5 arbeiten. Dabei erreicht man im Vergleichsprozess einen theoreti-
schen Wirkungsgrad von 61 %, der sehr viel größer als der realer Ottomotoren ist.
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Wie bereits erwähnt, müssen die Motoren gekühlt werden. Dadurch wird beim wirklichen Prozess ein Teil der zugeführ-
ten Wärme, ohne eine Arbeit zu leisten, wieder abgeführt. Die größten Wärmeverluste entstehen bei der Verbrennung und
Expansion. Beim Standard-Luftprozess wird das Arbeitsmittel Luft als perfektes Gas angenommen. Im wirklichen Prozess
hat man zunächst ein Gemisch aus Luft und Kraftstoff und nach der Verbrennung ein Verbrennungsgas, bestehend aus
Stickstoff, Kohlendioxid, Wasserdampf und noch weiteren unerwünschten Verbrennungsprodukten wie Kohlenmonoxid,
unverbrannte Kohlenwasserstoffe und Stickoxide. Die genaue Berechnung des Prozesses ist heute mit 3D-Computerpro-
grammen möglich, die aber nur auf extrem leistungsfähigen Großrechnern laufen.

BEISPIEL 8.1: Idealer Ottoprozess

Der Arbeitsprozess eines 4-Zylinder-Ottomotors mit dem Kompressionsverhältnis ε = 10 und einem Hubraum von 2,3 l
wird mit dem Standard-Luftprozess analysiert. Der Motor saugt die Luft mit dem Druck von 1 bar und der Temperatur von
15 °C an. Nach der Verdichtung folgt die isochore Erwärmung auf 2 300 °C. Zu berechnen sind die Drücke und Tempe-
raturen am Ende jeder Teilprozesse, der thermische Wirkungsgrad hth, der indizierte Druck pi und die innere Leistung des
Motors bei einer Drehzahl von 6 000 min-1.

a) Berechnen Sie den Prozess zunächst mit perfektem Gas (κ = 1,4),
b) anschließend mit Luft als idealem Gas nach Tabelle A7.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Verdichtungs- und Expansionsvorgang ist adiabat.
• Die Luft wird als vollkommenes bzw. ideales Gas betrachtet.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

a) Luft ist ein perfektes Gas mit konstanter spezifischer Wärmekapazität cv.

287,1 J/(kg K) 717,75 J/(kg K)
1 0,4v

Rc
κ

⋅ ⋅= = = ⋅
−

Für die einzelnen Zustandsänderungen werden die Prozessgrößen berechnet.

Isentrope Verdichtung von 1 → 2

K  723,8=⋅⋅=⋅= − 4,01
12 10K15,288κεTT

bar  25,12=⋅⋅=⋅= 4,1
12 10bar1κεpp

12 2 1( ) 312,7 kJ/kgV vw c T T= ⋅ − =

Isochore Wärmezufuhr von 2 → 3

23 3 2 3 2( ) 1327,4 kJ/kgzu vq q c T T u u= = ⋅ − = − =

bar  89,30=⋅= 2323 /TTpp

Isentrope Expansion von 3 → 4

1
4 3 /T T κε −= =1024,4  K

bar  3,555== κε/34 pp

34 4 3 4 3( ) 1111,6 kJ/kgV vw u u c T T= − = ⋅ − = −

v

T

2
 = konst.

s
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s
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Isochore Wärmeabfuhr von 4 → 1

41 1 4 1 4( ) 528,43 kJ/kgab vq q c T T u u= = ⋅ − = − = −

Damit ist die spezifische indizierte Prozessarbeit:

12 34 798,9 kJ/kgiKP V Vw w w= + = −

Nach Gl. (8.6) erhält man den thermischen Wirkungsgrad als:

0,602=
−

=
23q

wiKP
thη

Der thermische Wirkungsgrad des idealen Prozesses ist nach Gl. (8.11):

602,011 1 =−= −κε
η th

Arbeitsraum V1 des Motors:

3 3 3 3
1

10 2,3 10  m 2,5561 10  m
1 9hV Vε

ε
− −= ⋅ = ⋅ ⋅ = ⋅

−

Die Luftmasse im Arbeitsraum V1 kann mit der Zustandsgleichung idealer Gase bestimmt werden.

kg 10089,3 3

1

11 −⋅=
⋅
⋅=
TR
Vpm

Damit ist die Kreisprozessarbeit:

2468 JiKP iKPW m w= ⋅ =

Nach Gl. (8.1) erhält man den indizierten Druck als:

bar 10,73== hiKPi VWp /

Die indizierte Leistung des Motors ist:

kW 123,4=⋅= 2/nWP iKPi

b) Luft als ideales Gas mit ( )pc ϑ und h(ϑ) aus Tabelle A7:

2 1 2 1( ) ( ) ( )u h h Rϑ ϑ ϑ ϑ∆ = − − ⋅ −

Isentrope Verdichtung von 1 → 2:

Die Temperatur, nach Gl. (4.35) iterativ bestimmt: ϑ 2 = 430,63 °C, T2 = 703,78 K

Den Druck erhält man aus der Zustandsgleichung idealer Gase: bar24,42=⋅⋅=
1

2
12 T

Tpp ε

Die Bestimmung der Änderung der inneren Energie u2 – u1 wird bei der Zustandsänderung 1 → 2 dargestellt. Die
Berechnung sämtlicher Differenzen der inneren Energie erfolgt in gleicher Form.

         )( 121212 ϑϑ −⋅−−=− Rhhuu

Tabelle A13 liefert: 1 2( ) 15,06 kJ/kg, ( ) 444,26 kJ/kgh hϑ ϑ= =

kJ/kg9,3091212 =−= uuwV
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Isochore Wärmezufuhr von 2 → 3:

23 3 2 1723,5 kJ/kgq u u= − =

bar  89,30=⋅= 2323 /TTpp

Isentrope Expansion von 3 → 4:

Temperatur ϑ4, nach Gl. (4.35) iterativ bestimmt: ϑ4 = 1 009,1 °C, T4 = 1 282,3 K

bar  4,450=⋅⋅=
3

4
34

1
T
Tpp

ε

kJ/kg05,232'13434 −=−= uuwV

Isochore Wärmeabfuhr von 4 → 1:

kJ/kg34,8014141 −=−= uuq

kJ/kg18,9223412 −=+= VViKP www

Thermischer Wirkungsgrad:

0,535=
−

=
23q

wiKP
thη .

Ähnlich wie beim perfektem Gas erhält man:

2849 JiKP iKPW m w= ⋅ =

bar 12,39== hiKPi VWp /

kW 142,4=⋅= 2/nWP iKPi

Diskussion

Das Ergebnis aus der Berechnung mit Luft als idealem Gas unterscheidet sich wesentlich von den unter der Annahme
perfekten Gases erhaltenen Resultaten. Bei Temperaturänderungen von mehr als 100 K muss die Temperaturabhängigkeit
der spezifischen Wärmekapazität berücksichtigt werden. Wirkungsgrade realer Motoren liegen wesentlich tiefer als der des
hier behandelten idealen Prozesses. Der Grund dafür ist primär in der Wärmeabfuhr durch Kühlung und in den mechani-
schen Verlusten zu suchen.

Bei der Berechnung mit Stoffwerten der Luft als ideales Gas erhält man zwar eine größere Leistung, aber die zuzufüh-
rende Wärme ist wesentlich höher, wodurch sich der Wirkungsgrad verringert.

8.1.3 Idealer Dieselprozess

Bild 8.4 zeigt den idealisierten Dieselprozess im p,V- und T,s-Diagramm.

= ko
nst.

p

v = k
on

st.

1

3

4

2

T

VV s  = s s  = s sV  = V1 4 1 2 3 4

= konst.

s

1

4

 = konst.

s

3
p

2
p  = p32

Bild 8.4: Idealer Dieselprozess im p,V- und T,s-Diagramm

Im Unterschied zum Ottoprozess erfolgt die Wärmezufuhr hier bei konstantem Druck p2 = p3. Deshalb spricht man von
einer Gleichdruckverbrennung. Sie setzt ein, wenn sich der Kolben im oberen Totpunkt befindet und endet beim Zylinder-
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volumen V3. Damit werden der Einspritzvorgang, die Verdunstung der Brennstofftropfen und die anschließende Verbren-
nung vereinfachend simuliert. Da die genannten Vorgänge Zeit benötigen, bewegt sich der Kolben während der Wärme-
freisetzung in Richtung unterer Totpunkt. Die Annahme konstanten Druckes geht von der idealisierten Vorstellung aus,
dass sich die Druckabnahme durch die Expansion und die Druckzunahme infolge langsamer Wärmezufuhr insgesamt aus-
gleichen. Mit dem Volumenverhältnis V3/V4 wird die Größe ϕ eingeführt.

3 3

2 2

V v
V v

ϕ = = (8.12)

Diese Größe charakterisiert den Einspritz- und Wärmefreisetzungsprozess und wird deshalb Einspritzverhältnis (cutoff
ratio) genannt. Typische Werte liegen bei etwa ϕ = 2. Beim Ottoprozess ist wegen der Annahme schlagartiger Verbren-
nung, d. h. plötzlicher Wärmefreisetzung, ϕ = 1. Bei früheren Dieselmotoren mit mechanischen Einspritzpumpen und
relativ großen Tröpfchen konnte der Prozess unter Annahme der isobaren Verbrennung angenähert werden. Der Prozess-
verlauf in modernen Dieselmotoren mit elektronischer Einspritzung und sehr kleinen Tröpfchen nähert sich immer mehr
dem des Ottoprozesses.

Die idealisierten Teilprozesse sind:

1 →  2 isentrope Kompression
2 →  3 isobare Expansion und Wärmezufuhr
3 →  4 isentrope Expansion
4 →  1 isochore Wärmeabfuhr.

Ein Unterschied zum Ottoprozess zeigt sich lediglich im Teilprozess 2 → 3.
Die Flächen unter den Zustandskurven lassen sich analog zum Ottoprozess interpretieren. Nach dem ersten Hauptsatz

gilt für den Teilprozess 2 → 3:

232323 )( Vwquu +=− (8.13)

Die Arbeit wV23 ist die Volumenänderungsarbeit. Da der Druck konstant ist, erhält man:

3

2

23 2 3 2 3 2d ( ) ( )
v

V
v

w p v p v v R T T= − ⋅ = − ⋅ − = − ⋅ −∫ (8.14)

Die spezifische Wärmezufuhr ist:

2323232323 )()()()( hhTTRcTTRuuq v −=−⋅+=−⋅+−= (8.15)

Die spezifische Arbeit des Kreisprozesses ergibt sich zu:

)()( 41234123 uuhhqqwiKP −−−−=−−= (8.16)

Der thermische Wirkungsgrad ist:

)(
111

23

14

23

14

23

41

TT
TT

hh
uu

q
q

th −⋅
−

−=
−
−

−=−=
κ

η (8.17)

Jetzt werden die Temperaturen für die einzelnen Zustandsänderungen bestimmt. Bei der isentropen Zustandsänderung
von 1 → 2 gilt analog zum Ottoprozess.

1
12

−⋅= κεTT (8.18)

Bei der isobaren Zustandsänderung von 2 → 3 liefert die Zustandsgleichung idealer Gase:

ϕεϕ κ ⋅⋅=⋅= −1
123 TTT (8.19)

Für die isentrope Zustandsänderung von 3 → 4 gilt:

1

4

31
1

1

4

3
34

−
−

−









⋅⋅⋅=








⋅=

κ
κ

κ

ϕε
V
VT

V
VTT
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Wegen V4 = V1  lässt sich das Volumenverhältnis V3/V4 wie folgt angeben:

ε
ϕ=⋅=⋅=

1

2

2

3

4

2

2

3

4

3

V
V

V
V

V
V

V
V

V
V

Damit erhält man für die Temperatur T4:

κϕ⋅= 14 TT (8.20)

Die Temperaturen in Gl. (8.17) eingesetzt, ergibt:









−⋅
−⋅−= − )1(

111 1 ϕκ
ϕ

ε
η

κ

κth (8.21)

Der Vergleich mit Gl. (8.11) für den Ottoprozess zeigt, dass sich die Wirkungsgrade beider Prozesse nur durch den Term
in den eckigen Klammern, der von ϕ und κ  abhängt, unterscheiden. Für ϕ = 1 ist in der eckigen Klammer sowohl der Wert
des Zählers als auch der des Nenners gleich null. Der Grenzwert von Gl. (8.21) für ϕ → 1 liefert das gleiche Ergebnis wie
Gl. (8.11) für den Ottoprozess.

Bild 8.5 zeigt den thermischen Wirkungsgrad für κ = 1,4 bei verschiedenen Einspritzverhältnissen.
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Bild 8.5: Innerer Wirkungsgrad des Standard-Otto- und Dieselprozesses mit κ = 1,4

Das Kompressionsverhältnis hat den größten Einfluss auf den Wirkungsgrad. Deshalb versucht man, möglichst hohe
Werte zu erreichen. Wegen der bereits erwähnten Klopfgefahr liegt die Grenze beim Ottomotor je nach Kraftstoff zwischen
8 und 12. Beim Dieselmotor könnte man, da nur Luft komprimiert wird, sehr hohe Verdichtungsverhältnisse verwenden.
Die Spitzendrücke bei Kompressionsverhältnissen über 25 erreichen aber zu hohe Werte mit über 150 bar. Die durch
ansteigende Kräfte verursachte Reibung an der Zylinderwand verringert den Wirkungsgrad. Die optimalen Werte liegen
zwischen 15 und 21. Der höheren Kompressionsverhältnisse wegen liegen die Wirkungsgrade der Dieselmotoren über den
Werten des Ottoprozesses, obwohl die Kurven für den Dieselprozess (ϕ > 1) in Bild 8.5 unterhalb der Kurve ϕ = 1 für den
Ottoprozess liegen.

Die nach den Gln. (8.11) und (8.21) berechneten Wirkungsgrade sind idealisierte Werte, die wohl die mit dem Abgas
abgeführte Wärme, nicht jedoch die aus Materialgründen erforderliche Motorkühlung (Luft- oder Wasserkühlung) berück-
sichtigen. Die praktisch erreichbaren inneren Wirkungsgrade sind deshalb beträchtlich tiefer als die in Bild 8.5 dargestell-
ten Werte (Beispiel 8.2).

Die realen p,V-Diagramme der modernen Otto- und Dieselmotoren sind sehr ähnlich. Mit dem Idealprozess kann nur
festgestellt werden, welche Wirkungsgrade ohne Kühlung theoretisch erreichbar sind. Genaue Berechnungen der Prozesse
inklusive die der dynamischen Verbrennungsvorgänge sind heute mit Computer-Programmen möglich.
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BEISPIEL 8.2: Dieselprozess unter Berücksichtigung der Wärmeverluste

Ein Viertakt-Dieselmotor mit dem Kompressionsverhältnis von ε = 20 saugt Luft mit 1 bar Druck und 20 °C Temperatur an.
Das Hubvolumen ist Vh = 10 Liter. Die durch Verbrennung pro Arbeitsspiel zugeführte Wärme beträgt 28 kJ. Durch die
Kühlung werden bei der isobaren Verbrennung 20 % der zugeführten Wärme, bei der Expansion 15 % des Enthalpiegefäl-
les als Wärme nach außen abgeführt. Der Prozess soll mit Luft als idealem Gas gerechnet werden.

Zu berechnen sind:
a) Druck und Temperatur am Ende der Teilprozesse
b) der thermische und ideale Wirkungsgrad nach Gl. (8.10) sowie die Leistung des Motors bei einer Drehzahl von 3 000

min-1

c) der durch Kühlung und Abgas abgeführte Wärmestrom.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Kompression ist isentrop, die Expansion mit Wärmeabfuhr polytrop.
• Die Änderung der Masse durch die Einspritzung wird vernachlässigt.
• Die Luft wird als ideales Gas behandelt.
• Die kinetischen und potentiellen Energien werden vernachlässigt.

Analyse

a) Isentrope Kompression von 1 → 2:

Die Temperatur ϑ 2 wird iterativ nach Gl. (4.35) aus Tabelle A7 ermittelt.

ϑ 2 = 639,8 °C      T2 = 913,0 K

bar  2962,=⋅⋅=
1

2
12 T

Tpp ε

Für die Enthalpie erhält man aus Tabelle A7:

h1 = h(20 °C) = 20,08 kJ/kg
h2 = h(639,8 °C) = 674,42 kJ/kg

kJ/kg 4,476)( 12121212 =−⋅−−=−= ϑϑRhhuuwV

Isobare Wärmezufuhr von 2 → 3:

Q23 = 0,8 . 28 kJ = 22,4 kJ

Die auf die Masse bezogene Energiebilanzgleichung lautet:

23 3 2q h h= −

Das Ansaugvolumen ist:

33
1 m 1010,526

1
−⋅=

−
⋅=
ε

ε
hVV

Die angesaugte Masse erhält man als:

g
TR
Vpm k 0,0125

1

11 =
⋅
⋅=

Damit wird die spezifische Wärme: q23 = Q23/m = 1 791 kJ/kg
Die Temperatur ϑ3 wird mit Tabelle A7 iterativ ermittelt.

)( 3

223
3 ϑ

ϑ
pc

hq +
=

v

s
= konst.= konst.

1

4

s

2
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3
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ϑ 3 = 2 112,5 °C                                 T3 = 2 385,7 K
p3 = p2 = 62,29 bar

l 1,375/)/(/ 2312323 =⋅=⋅= TTVTTVV ε

613,2/ 23 == VVϕ

kJ/kg 8,422/)( 23223 −=−⋅−= mVVpwV

Polytrope Expansion von 3 → 4:

Die Energiebilanzgleichung lautet:

3344343434 )()( ϑϑϑϑ ⋅−⋅=−=+ pmpmp ccuuwq

Die polytrope Druckänderungsarbeit ist: )(
1 3434 ϑϑ −⋅⋅

−
= R

n
nwp

Unter Berücksichtigung, dass q34 = 0,15 . (h4 – h3) ist, gilt:

)(85,0)(
1 3434

4

3

ϑϑϑϑ
ϑ

ϑ
−⋅⋅=−⋅⋅

− pcR
n

n

    Daraus erhält man für n:
Rc

c
n

p

p

−⋅

⋅
=

4

3

4

3

85,0

85,0
ϑ

ϑ

ϑ

ϑ

Zur Berechnung von n muss ein Wert für ϑ4 angenommen und mit der Beziehung T4 = T3 
. (V3/V4)

n–1
 ϑ 4 und n iterativ

bestimmt werden.

n = 1,37984

ϑ 4 = 828,1 °C              T4 = 1 101,2 K

bar 775,3)/( 1334 =⋅= nVVpp

kg
kJ 8,970)(

1 3434 −=−⋅
−

= ϑϑ
n

RwV

b) wKP = w12 + w23 + w34 = – 917,3 kJ/kg

WKP = wKP . m = – 11,472 kJ

P = wKP . nA = – 286,8 kW

Thermischer Wirkungsgrad: ηth = – WiKP/Qzu = 0,41

Nach Gl. (8.21) ist der ideale thermische Wirkungsgrad:

0,621=







−⋅
−⋅−= − )1(

111 1, ϕκ
ϕ

ε
η

κ

κidth

c) Während der Verbrennung und Expansion entstehen durch Kühlung Wärmeverluste. Gemäß Aufgabenstellung
werden bei der Verbrennung 20 % der zugeführten Wärme und bei der Expansion 15 % des Enthalpiegefälles durch die
Kühlung als Wärme abgeführt.

Der Massenstrom des Gases berechnet sich als:

-10,0125 kg 25 s =0,3127 kg/sam m n= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅

Damit erhält man für den abgeführten Wärmestrom:

4 3

15 % von 20 % von 

0, 2 0,15 ( )
zu

Kühlung zu

hQ

Q Q m h h
∆

= − ⋅ + ⋅ ⋅ − = −213,9 kW
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Die Wärmeabfuhr durch das Abgas erfolgt bei der isochoren Expansion von 2 → 3:

[ ] kW 199,3−=−⋅−−⋅⋅= )()( 4141 ϑϑRhhmnQ aab

Diskussion

Die Berücksichtigung der Wärmeabfuhr durch Motorkühlung liefert Daten, die näher bei der Wirklichkeit liegen, d. h.,
die größte Abweichung vom Idealprozess verursacht die Wärmeabfuhr. Der durch Kühlung abgeführte Wärmestrom ist
fast so groß wie die Leistung des Motors. Die Berechnung mit realen Stoffwerten ist wegen der Iteration recht aufwändig
und sollte zweckmäßiger mit Rechenprogrammen durchgeführt werden.

8.2 Gasturbinen- und Triebwerkprozesse

8.2.1 Anwendungen

Gasturbinen kommen in stationären Anlagen oder instationär als Antrieb von Fahrzeugen zur Anwendung. In stationären
Anlagen dienen sie der Stromerzeugung (power generation) und als mechanischer Antrieb (mechanical drive) z. B. von
Pipeline-Kompressoren. Wegen ihrer kompakten Bauweise und ihres günstigen Leistung-Gewicht-Verhältnisses (power-
output-to-weight-ratio) werden mobile Gasturbinen als Triebwerke für Flugzeuge (aircraft propulsion) eingesetzt. Die
Gasturbine konnte sich bei Personen- und Lastwagen nicht gegen Verbrennungsmotoren durchsetzen, da sie sich im
praktischen Fahrbetrieb nicht bewährten. Dasselbe gilt auch für den Schiffsantrieb, bei dem der Dieselmotor nach wie vor
dominiert (Ausnahme Marineschiffe).

Gasturbinen können mit offenem oder geschlossenem Kreislauf ausgeführt bzw. betrieben werden. Die in Bild 8.6(a)
dargestellte offene Gasturbine besteht aus den Hauptelementen Verdichter, Brennkammer und Turbine. Der Verdichter
(compressor) saugt Luft bei Umgebungsbedingungen an und verdichtet sie auf einen höheren Druck. Moderne, ortsfeste
offene Gasturbinenanlagen werden für 20- bis 30fache Druckerhöhung in den Verdichtern ausgelegt, Flugtriebwerke bis
zur 50fachen. In der Brennkammer (combustion chamber, combustor) erfolgen die Vermischung mit dem Brennstoff
(fuel), der meist Erdgas (natural gas) oder Kerosin ist, und die Verbrennung praktisch bei konstantem Druck. Die Tempe-
ratur steigt stark an. Die Warmfestigkeit der Materialien und verwendete Kühltechnologie bestimmen die maximale Tem-
peratur am Brennkammeraustritt bzw. am Turbineneintritt. Es können Temperaturen von 1 500 °C erreicht werden. Das
verdichtete Heißgas expandiert in der Turbine und gelangt in die Umgebung. Ein großer Teil der Turbinenleistung wird
zum Antrieb des Verdichters benötigt, der Rest steht als Nutzleistung zur Verfügung.
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Verdichter

Nutz-

Luft ein

(a)

1
Abgas aus

4
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Q
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1 4

ab
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Wärmeübertrager

zu

2

Q
.

Turbine
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Bild 8.6: Prozessschemata (a) offener und (b) geschlossener Gasturbinenanlagen

Bei der geschlossenen Gasturbine (Ackeret-Keller-Prozess) in Bild 8.6(b) erfolgt die Wärmezufuhr aus einer externen
Wärmequelle über einen Wärmeübertrager. Das Arbeitsmittel kühlt man in einem weiteren Wärmeübertrager auf die Aus-
gangstemperatur ab, bevor es dem Verdichter wieder zugeleitet wird.

In diesem Kreisprozess erfährt das Arbeitsmittel keine chemische Veränderung. Wegen der Verbrennung ist dies bei der
offenen Gasturbine nicht der Fall. Da jedoch die Atmosphäre ein großes Reservoir ist und sich ihre Zusammensetzung trotz
Belastung durch Abgase nicht ändert, steht dem Verdichter stets Frischluft zur Verfügung.

Verdichter, Brennkammer und Turbine sind Elemente mit stationärer Strömung. Man nennt sie im Gegensatz zu inter-
mittierend arbeitenden Kolbenmaschinen Strömungsmaschinen.

Die idealisierte Prozessanalyse erfolgt mit denselben Vereinfachungen wie bei Verbrennungsmotoren. Der ideale Ver-
gleichsprozess ist der Jouleprozess (air-standard Brayton cycle).
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8.2.2 Jouleprozess

Bild 8.7 zeigt den Prozessverlauf im T,s-Diagramm. Die Teilprozesse sind:

1 → 2 isentrope Verdichtung im Verdichter
2 → 3 isobare Wärmezufuhr
3 → 4 isentrope Expansion in der Turbine
4 → 1 isobare Wärmeabfuhr.

1

2

T

qab

1

4

p

s

qzu

3 2
p

Bild 8.7: Jouleprozess im T,s-Diagramm

Die Druckänderungsarbeiten und transferierten Wärmen können unter Vernachlässigung der kinetischen Energien mit
dem ersten Hauptsatz für das offene System im stationären Betrieb bestimmt werden.

Die bei der isentropen Verdichtung und Expansion geleisteten Druckänderungsarbeiten sind:

2

1
12 2 1 2 1( )p pw h h c T T

ϑ

ϑ
= − = ⋅ − (8.22)

3

4
34 4 3 4 3( )p pw h h c T T

ϑ

ϑ
= − = ⋅ − (8.23)

Für die isobare zu- bzw. abgeführte spezifische Wärme erhält man:

3

2
23 3 2 3 2( )zu pq q h h c T T

ϑ

ϑ
= = − = ⋅ − (8.24)

4

1
41 1 4 1 4( )ab pq q h h c T T

ϑ

ϑ
= = − = ⋅ − (8.25)

Im T,s-Diagramm in Bild 8.7 ist die schraffierte Fläche die spezifische zugeführte Wärme und die graue die spezifische
abgeführte Wärme. Die von den Prozesslinien eingeschlossene Fläche entspricht der spezifischen Kreisprozessarbeit.

Der thermische Wirkungsgrad ist:

23

1411
hh
hh

q
q

zu

ab
th −

−
−=−=η

Mit der Annahme des perfekten Gases (cp = konst.) ergibt sich:

23

141
TT
TT

th −
−−=η (8.26)

Nun wird das Druckverhältnis π als charakteristische Größe des Gasturbinenprozesses eingeführt.

4312 // pppp ==π (8.27)

Die Temperaturänderungen bei isentropen Zustandsänderungen lassen sich mit Gl. (4.60) bestimmen.
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Mit diesen Beziehungen erhalten wir aus Gl. (8.26):
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Beim idealen Jouleprozess hängt der thermische Wirkungsgrad nur vom Druckverhältnis ab.
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Bild 8.8: Thermischer Wirkungsgrad des Jouleprozesses bei κ = 1,4

Um hohe Wirkungsgrade zu erreichen, müsste das Druckverhältnis möglichst hoch gewählt werden. Wie man leicht zei-
gen kann, geht die Erhöhung des Druckverhältnisses ab einem bestimmten Wert auf  Kosten der spezifischen Prozessarbeit.
Die Temperatur T3 ist durch die Werkstoffe begrenzt. Verdichtete man so, dass die maximale Temperatur erreicht würde,
könnte man keine Wärme mehr zuführen, die Prozessarbeit wäre null. Bild 8.9 zeigt die Abhängigkeit der spezifischen
Arbeit vom Verdichtungsverhältnis bei einer gegebenen maximalen Temperatur T3.
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Bild 8.9: Jouleprozesse mit verschiedenen Enddrücken bei der Maximaltemperatur 3T

Zwischen den Prozessen A und C liegt Prozess B, der mit den gegebenen Temperaturen T1 und T3 gegenüber den Prozes-
sen A und C eine größere spezifische Prozessarbeit aufweist. Von den drei dargestellten Prozessen hat A den höchsten ther-
mischen Wirkungsgrad, weil das Verdichtungsverhältnis am größten ist. Prozess C weist den geringsten thermischen Wir-
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kungsgrad auf. Es gilt nun zu ermitteln, bei welchem Druckverhältnis die größte spezifische Prozessarbeit verrichtet wer-
den kann. Mit den Gln. (8.22), (8.23), (8.28) und (8.29) erhalten wir für die spezifische Druckänderungsarbeit des Kreispro-
zesses:

1 1

12 34 1 31 1pKP p p pw w w c T T
κ κ
κ κπ π
− −    

    = + = ⋅ ⋅ − + ⋅ −
        

(8.31)

Um zu berechnen, bei welchem Druckverhältnis die maximale Arbeit erzielt wird, leiten wir die spezifische Arbeit nach
dem Druckverhältnis ab und setzen das Ergebnis gleich null.
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Nach π aufgelöst, erhält man:
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Das Ergebnis zeigt, dass beim Gasturbinenprozess neben dem Druckverhältnis das Temperaturverhältnis

13 /TT=τ (8.33)

eine wichtige Einflussgröße ist. Mit einer höheren Maximaltemperatur T3 kann die maximale Prozessarbeit bei einem
größeren Druckverhältnis und dadurch auch mit einem höheren Wirkungsgrad erzielt werden. Deshalb wird bei modernen
Gasturbinen versucht, möglichst hohe Temperaturen T3 zu erreichen. Daher forscht man nach besonders warmfesten Mate-
rialien und speziellen Kühlmethoden für die Turbinenschaufeln.

In der Realität ist die Optimierung etwas komplexer als hier beim Idealprozess. Für eine gegebene Maximaltemperatur T3
existieren ein Druckverhältnis, das zur maximalen spezifischen Prozessarbeit führt und ein Druckverhältnis, bei dem der
maximale Wirkungsgrad erreicht wird. Bei welchem Druckverhältnis man den Prozess auslegt, ob näher beim Wirkungs-
grad oder näher beim Leistungsoptimum, ist eine Frage der Wirtschaftlichkeit. In diesem Zusammenhang wird auf Fachli-
teratur verwiesen [8.1].

8.2.3 Verluste und Irreversibilitäten

In der Realität treten im Prozess Irreversibilitäten auf. Die Änderung gegenüber dem Idealprozess hat zwei Ursachen:

• Die Reibungsverluste bei der Strömung im Verdichter und in der Turbine verursachen bei der jeweiligen Zustandsände-
rung eine Entropieproduktion.

• Bei der Zuströmung zum Verdichter, in der Brennkammer und im Abgaskamin der Turbine treten Druckverluste auf.
Dadurch wird die notwendige Verdichtung erhöht und das nutzbare Druckverhältnis der Turbine verringert.

Gegenüber dem Idealfall führen beide o. a. Ursachen zu einer Verminderung der spezifischen Prozessarbeit und des inne-
ren Wirkungsgrades.

Bild 8.10 zeigt einen realen Gasturbinenprozess. Bei der Zuströmung wird der Druck vom Prozesspunkt 0 zu 1 gesenkt.
Die anschließende adiabate Verdichtung erfolgt mit Dissipation, was aus der Entropiezunahme ersichtlich ist. In der Brenn-
kammer wird der Druck durch Dissipation gesenkt. Die adiabate Expansion erfolgt wieder mit Entropiezunahme. Am Aus-
tritt der Turbine ist der Druck höher als im Abgaskamin.
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Bild 8.10: Realer Gasturbinenprozess

Bei genauer Berechnung der Gasturbine müssen alle diese Effekte berücksichtigt werden. Die dissipativen Vorgänge in
der Turbine und im Verdichter sind im Vergleich zu den Reibungsverlusten in der Brennkammer und in der Zu- bzw. Ab-
strömung dominant. In den folgenden Berechnungen werden deshalb nur diese berücksichtigt. Sie sind durch den isentro-
pen Wirkungsgrad charakterisiert. Für den Verdichter gilt:
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Für die Turbine erhält man:
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Für die Kreisprozessarbeit ergibt sich damit:
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Der thermische Wirkungsgrad berechnet sich zu:
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Bei der Prozessberechnung muss im offenen Kreislauf die Änderung des Massenstromes durch den zugeführten Brenn-
stoff und die Änderung der Zusammensetzung des Brenngases berücksichtigt werden. Dazu sind Kenntnisse der Verbren-
nung, die in Kapitel 9 behandelt wird, notwendig.

Nach der Brennkammer erhöht sich der Massenstrom durch die Brennstoffzufuhr folgendermaßen:


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113 1
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Br (8.38)

Die Erhöhung ist relativ gering, sie beträgt 2 bis 4 % des angesaugten Luftmassenstromes.
In der vereinfachten Modellvorstellung des Gasturbinenprozesses blieb die Kühlung der Brennkammer und der ersten

Turbinenstufen unberücksichtigt. Heutige hochwarmfeste Legierungen lassen nur Materialtemperaturen von 900 bis
950 °C zu. Deshalb müssen Bauteile, die Heißgasen höherer Temperatur ausgesetzt sind, gekühlt werden. Zur Kühlung
werden Luft, die dem Verdichter entnommen wird, oder Dampf verwendet. Bei der Konstruktion einer Gasturbine ist die
anspruchsvollste Aufgabe des Ingenieurs die Auslegung des Kühlsystems [8.1]. Die Wände der Brennkammer sind mit
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einem Hitzeschild versehen. Zwischen diesem und der Aussenwand strömt Kühlluft. Die ersten Schaufelreihen der Turbine
sind hohl und werden mit Kühlluft oder Dampf durchströmt. Bei der Prozessberechnung sind die Kühlluftmassenströme
und deren Mischung mit den Verbrennungsgasen zu berücksichtigen.

BEISPIEL 8.3: Einfluss des Druckverhältnisses beim Jouleprozess

Der Jouleprozess ist als offener Luftprozess mit konstanten Stoffwerten auf den Einfluss des Druckverhältnisses zu unter-
suchen. Der Verdichter hat einen inneren Wirkungsgrad von 0,88, die Turbine den von 0,90. Die Druckverluste in den
Strömungskanälen und der Brennkammer können vernachlässigt werden. Die Eintrittstemperatur der Luft ist 15 °C, die
Temperatur nach der Brennkammer 1 300 °C. Die Luft wird mit konstanten Stoffwerten (κ = 1,3761) gerechnet.

Zu bestimmen sind:
a) das Druckverhältnis für eine maximale spezifische Prozessarbeit
b) Wirkungsgrad und spezifische Prozessarbeit in Abhängigkeit des Druckverhältnisses.

Lösung

Schema

Annahmen

• Mit Ausnahme der Turbine und des Verdichters ist der Prozess reibungsfrei.
• Im Verdichter und in der Turbine ist der Prozess adiabat.
• Die Temperaturabhängigkeit der Luftstoffwerte wird vernachlässigt.
• Die Änderung des Massenstromes in der Brennkammer ist vernachlässigbar.

Analyse

a) Die höchste Leistung erreicht man bei maximaler spezifischer Arbeit. Sie kann mit Gl. (8.36) bestimmt werden.
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Man erhält die maximale spezifische Arbeit, wenn die Gleichung nach π abgeleitet und gleich null gesetzt wird. Ein-
facher ist es, den Ausdruck π (κ – 1)/κ

 als Größe x zu verwenden, die Gleichung nach x abzuleiten und gleich null zu setzen.
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Für x bzw. das Druckverhältnis erhält man:
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Die Zahlenwerte eingesetzt, ergeben das Druckverhältnis für die maximale Leistung:
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b) Nach Gl. (8.14) ist der Wirkungsgrad des Prozesses:
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Es ist sinnvoll, eine Darstellung zu wählen, die die spezifische Arbeit des Prozesses mit der maximal möglichen Arbeit
vergleicht. Im nachstehenden Diagramm ist der thermische Wirkungsgrad ηth, der ideale Wirkungsgrad ηth,id und das Ver-
hältnis der spezifischen inneren Arbeit zur maximalen inneren Arbeit ϕ = wiKP/wiKPmax über dem Druckverhältnis π
aufgetragen.
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Diskussion

Aus dem Diagramm ist ersichtlich, dass im Gegensatz zum isentropen Wirkungsgrad η th, id der reale Wirkungsgrad ηth
einen maximalen Wert hat, der in diesem Beispiel bei einem Druckverhältnis von ca. 35 liegt. Berücksichtigte man die
Änderung der Stoffdaten und des Massenstromes, läge das Maximum des Wirkungsgrades bei einem kleineren Druck-
verhältnis. Die Kurve des Verhältnisses der inneren Arbeit zur maximalen inneren Arbeit ist wie die des realen thermischen
Wirkungsgrades im Bereich des Druckverhältnisses von 10 bis 25 relativ flach. Damit kann eine Gasturbine mit möglichst
hoher spezifischer Leistung nahe des maximalen Wirkungsgrades ausgelegt werden.

8.2.4 Verbesserung des Wirkungsgrades

8.2.4.1 Regenerativer Wärmeaustausch

Bei Gasturbinenprozessen sind die Abgastemperaturen T4 (Bild 8.10) wesentlich höher als die der Umgebung. In modernen
Anlagen liegen die Werte im Bereich von 500 bis 600 °C. Das Abgas hat somit noch eine hohe Arbeitsfähigkeit. Diese geht
verloren, wenn man sie ungenutzt an die Atmosphäre abgibt. Für die Abwärmenutzung in einem Wärmekraftprozess bietet
sich der regenerative Wärmeaustausch (regeneration) im gleichen Prozess an.

Bild 8.11 zeigt das Schema des Gasturbinenprozesses mit regenerativem Wärmetransfer.
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Bild 8.11: Schaltschema des Gasturbinenprozesses Bild 8.12: Idealer regenerativer Gas-
mit regenerativem Wärmetransfer turbinenprozess im T,s-Diagramm

Das Abgas mit Zustand 4 wird in den Rekuperator (auch Regenerator genannt) geleitet und erwärmt im Gegenstrom den
eintretenden Luftstrom aus dem Verdichter. Das Abgas kühlt sich dabei auf die Temperatur T4' ab, während der Luftstrom
auf die Temperatur T2' erwärmt wird. Im dargestellten idealen Fall erfolgt die Abkühlung auf die gleiche Temperatur wie die
der Luft nach der Verdichtung. Ebenso erreicht die erwärmte Luft die gleiche Temperatur wie das Gas am Turbinenaustritt.
Geht man vom Idealfall des reinen Luftprozesses mit vollkommenem Gas (cp = konst.) aus, ist die Temperaturänderung ∆T
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beider Massenströme identisch. Da die Isobaren kongruent sind, ist der Betrag der abgegebenen spezifischen Wärme q44'
gleich groß wie die durch den Luftstrom aufgenommene spezifische Wärme q22'.

Durch Regeneration bleibt beim Idealprozess die spezifische Prozessarbeit unverändert. Im Vergleich zum Prozess ohne
regenerativen Wärmtransfer ist die spezifische zugeführte Wärme q2'3 durch die Regeneration verringert. Daraus ergibt sich
eine wesentliche Erhöhung des thermischen Wirkungsgrades. Der regenerative innere Wärmetransfer ist aber nur dann
möglich, wenn die Temperatur T4 größer als T2 ist. Dies ist bei gegebenem Temperaturverhältnis nur bei kleinen Druck-
verhältnissen π = p2/p1 der Fall.

Zur Charakterisierung der Wirksamkeit des Rekuperators dient der Regenerationsgrad (regenerator effectiveness).
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Er kann Werte zwischen ηR = 0 (keine Regeneration) und ηR = 1 (vollständige Regeneration bei unendlich großer Wärme-
übertragungsfläche) annehmen. In der Praxis liegen die Werte zwischen 0,70 und 0,8. Für größere Werte werden die Wär-
meübertragungsflächen unwirtschaftlich groß. Wegen der groß gewählten Druckverhältnisse wendet man bei offenen Gas-
turbinenprozessen den regenerativen Wärmeaustausch nicht mehr an. Der Einsatz beschränkt sich fast ausschließlich auf
geschlossene Prozesse. Deren Vorteil ist, dass das Prozessdruckniveau durch die Vorgabe des Druckes p1 vor dem Verdich-
ter frei wählbar ist. Der Massenstrom und damit die Prozessleistung ist bei gegebenen Maschinendimensionen proportional
zu diesem Druck.

8.2.4.2 Zwischenerhitzung

Ähnlich wie beim Dampfturbinenprozess kann nach Teilexpansion des Gases in der Turbine durch externe Wärmezufuhr
der Wirkungsgrad des Gasturbinenprozesses erhöht werden. Dazu muss man dem Gas nach der Expansion in der ersten
Teilturbine in einem Zwischenerhitzer Wärme zuführen. Dies erfolgt beim geschlossenen Prozess in einem Wärmeüber-
trager, im offenen Prozess in der zweiten Brennkammer. Beim Gasturbinenprozess findet die Verbrennung wegen der er-
laubten Maximaltemperaturen mit Luftüberschuss (s. Kapitel 11) statt, so dass für die Verbrennung in der zweiten Brenn-
kammer genügend Sauerstoff vorhanden ist. Der Vorteil der Zwischenerhitzung besteht darin, dass man bei der Optimie-
rung des Verdichtungsverhältnisses bezüglich Wirkungsgrad und Leistung höhere Druckverhältnisse bekommt. Bild 8.13
zeigt das Schema des offenen Gasturbinenprozesses mit Zwischenerhitzung.
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Bild 8.13: Schema des Gasturbinenprozesses Bild 8.14: T,s-Diagramm des Prozesses mit und
mit Zwischenerhitzung                  ohne Zwischenerhitzung

Bild 8.14 zeigt das T,s-Diagramm des Prozesses und vergleicht ihn mit einem Prozess ohne Zwischenerhitzung.
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Beim Prozess ohne Zwischenerhitzung wird auf den Druck p2' verdichtet und zum Punkt 5 auf die gleiche Temperatur wie
beim Prozess mit Zwischenerhitzer erwärmt. Ab Punkt 5 verlaufen beide Prozesse identisch. Durch die Zwischenerhitzung
wird dem Prozess mehr Wärme, die im Bild durch die graue Fläche dargestellt ist, zugeführt. Diese zusätzlich zugeführte
Wärme ist genauso groß wie die zusätzlich gewonnene Arbeit. Der Wirkungsgrad wird so verbessert.

Der Zwischenüberhitzungsprozess kann auf zwei Arten realisiert werden: Entweder bei einem kleinen Druckverhältnis
mit Regeneration oder mit hohem Druckverhältnis ohne Regeneration. Die neueste Gasturbinengeneration von Alstom
Power (früher ABB) wurde mit Zwischenerhitzung und hohem Verdichterdruckverhältnis π = 30 verwirklicht [8.2 und
8.3].

BEISPIEL 8.4: Gasturbinenprozess mit Zwischenerhitzung

Im Verdichter werden 500 kg/s Luft von 0,98 bar Druck und der Temperatur von 15 °C auf 30 bar verdichtet. Der innere
Wirkungsgrad des Verdichters ist ηiV = 0,88. In der ersten Brennkammer wird die Luft auf 1 200 °C erhitzt, in der ersten
Teilturbine auf 20 bar expandiert und anschließend in der zweiten Brennkammer wieder auf 1 200 °C erhitzt. In der zweiten
Teilturbine erfolgt die Expansion auf 0,98 bar. Der innere Wirkungsgrad der ersten Teilturbine ist η iT1 = 0,88 und jener der
zweiten ηiT2 = 0,90. Die Druckverluste in den Leitungen und Brennkammern sowie die Massenstromänderungen kann man
vernachlässigen. Das Brenngas aus den Brennkammern wird wie Luft behandelt. Die Stoffwerte entnimmt man Tabelle A7.
Zu berechnen sind:

a) die innere Leistung und der innere Wirkungsgrad des Prozesses
b) als Vergleich die Leistung und der Wirkungsgrad eines Prozesses, in dem die Luft nur auf 20 bar verdichtet, erhitzt und

dann direkt auf 0,98 bar expandiert wird.

Lösung

Schema Prozess und Nummerierung wie in Bild 8.13

Annahmen

• Mit Ausnahme der Turbine und des Verdichters ist der Prozess reibungsfrei.
• Im Verdichter und in der Turbine ist der Prozess adiabat.
• Die Änderung der Stoffzusammensetzung wird vernachlässigt.
• Das Arbeitsgas ist Luft als ideales Gas.
• Die Änderung des Massenstromes in den Brennkammern wird vernachlässigt.

Analyse

a) Die innere Kreisprozessarbeit ist:

)()()()()()( 563412563412 ϑϑϑϑϑϑ hhhhhhwwww iiiiKP −+−+−=++=

Die Temperaturen ϑ1, ϑ3 und ϑ5 sind gegeben, ϑ 2, ϑ 4 und ϑ 6 müssen berechnet werden. Zu ihrer Bestimmung ermittelt
man zunächst die isentrope Temperaturänderung und dann mit dem inneren Wirkungsgrad die Temperatur. Die Entropie
für die Temperaturen ϑ1, ϑ3 und ϑ5 berechnet sich als:

0 0( , ) ( ) ln( / )s p s R p pϑ ϑ= − ⋅

Bei der isentropen Zustandsänderung gilt für die Entropie:

0 02 1 2 1( ) ( ) ln( / )ss s R p pϑ ϑ= + ⋅

Die Temperaturen der isentropen Zustandsänderung werden durch inverse Interpolation aus Tabelle A7 ermittelt. Die
Temperaturen der reibungsbehafteten Zustandsänderungen sind:

2 1 2 1( ) /s iVϑ ϑ ϑ ϑ η= + −

6 5 6 5 2( )s iTϑ ϑ ϑ ϑ η= + − ⋅

6 5 6 5 2( )s iTϑ ϑ ϑ ϑ η= + − ⋅
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Die ermittelten Werte folgen tabellarisch:
ϑ s ϑ p s0(ϑ) cpm(ϑ) h(ϑ)
°C °C bar kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg

1 15,0 0,98 0,2156 1,0041 15,06
2 473,9 536,5 30,00 1,2855 1,0429 559,47
3 1 200,0 30,00 1,8760 1,1087 1 330,43
4 1 063,9 1 080,3 20,00 1,9778 1,0984 1 186,53
5 1 200,0 20,00 1,2285 1,0087 1 330,43
6 417,1 495,4 0,98 1,2285 1,0384 514,45
2' 397,4 449,5 20,00 1,1616 1,0336 464,63

Damit erhält man für die innere Kreisprozessarbeit:

wtKP = – 415,48 kJ/kg

Die Leistung des Prozesses ist:

t tKPP m w= ⋅ = −207,7 MW

Bei den Zustandsänderungen von 2 nach 3 und von 4 nach 5 wird Wärme zugeführt. Damit ist der zugeführte Wärme-
strom:

MW  57,44=−+−⋅= )( 4523 hhhhmQzu

Für den Wirkungsgrad des Prozesses erhält man: /th t zuP Qη = = 0,454

b) Erfolgt die Verdichtung auf 20 bar und die Expansion direkt auf 0,98 bar, entsprechen die Prozesspunkte im Dia-
gramm den Punkten 2', 5 und 8. Die errechneten Werte für Punkt 2' sind in der Tabelle bereits eingetragen. Mit den tabel-
lierten Werten erhalten wir für die innere Kreisprozessarbeit:

12 ' 56 2 ' 1 6 5( ) ( )t i iP m w w m h h h h= ⋅ + = ⋅ − + − =183,2  MW

Der zugeführte Wärmestrom beträgt:

MW  432,9=−⋅= )( '23 hhmQzu

Damit ist Wirkungsgrad des Prozesses: /th t zuP Qη = = 0,432

Diskussion

Der Vergleich zeigt, dass durch Zwischenüberhitzung die Leistung des Prozesses um 24,5 MW vergrößert wird. Der für
die Zwischenüberhitzung notwendige Wärmestrom beträgt ebenfalls 24,5 MW. Dies bedeutet, dass der gesamte zusätzliche
Wärmestrom in mechanische Leistung umgewandelt wird.
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8.2.4.3 Zwischenkühlung bei der Verdichtung

Zur Erhöhung der spezifischen Prozessarbeit, nicht aber zur Erhöhung des inneren Wirkungsgrades, bietet sich die Zwi-
schenkühlung bei der Verdichtung an. Aus wirtschaftlichen und betrieblichen Gründen wird sie bei Gasturbinen selten
angewendet. Bei Kompressoren nutzt man die Zwischenkühlung häufig zur Verringerung der spezifischen Druckände-
rungsarbeit. Bild 8.15 zeigt den Zwischenkühlungsprozess.
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terstufe 1
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PVerdich-
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2.1

iK

Bild 8.15: Schaltschema der zweistufigen Verdichtung mit einmaliger Zwischenkühlung

Bild 8.16 zeigt einen Prozess mit zweistufiger Verdichtung und einmaliger Zwischenkühlung im p,v- und T,s- Diagramm.
Wegen der einfacheren rechnerischen Behandlung werden intern reversible Teilprozesse vorausgesetzt, d. h. isentrope Ver-
dichtung in den Teilverdichtern und keine Druckabfälle in den Kühlern. Folgende Zustandsänderungen finden statt:
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Bild 8.16: Zweistufige Verdichtung mit Zwischenkühlung im p,v- und T,s-Diagramm

1    →  1.1 isentrope Verdichtung, erste Stufe  p1 →  pz

1.1 →  2.1 isobare Wärmeabfuhr beim Zwischendruck pz

2.1 →  2 isentrope Verdichtung, zweite Stufe pz →  p2

1    →  2' isentrope Verdichtung ohne Zwischenkühlung

Die isentrope Verdichtungsarbeit ist die Druckänderungsarbeit, sie wird im p,v-Diagramm durch eine Fläche dargestellt.
In Bild 8.15 entspricht

• die Fläche p1-1-1.1-2.1-2-p2-p1 der Verdichtungsarbeit mit Zwischenkühlung

• die Fläche p1-1-2'-p2-p1 der Verdichtungsarbeit ohne Zwischenkühlung

• die Differenzfläche 1.1-2.1-2-2'-1.1 dem Arbeitsgewinn infolge Zwischenkühlung.

Die Größe dieser Differenzfläche hängt von der Wahl der Rückkühltemperatur T2.1 und vom Zwischendruck pz ab. Bei
der zweistufigen Verdichtung mit Zwischenkühlung auf die Ausgangstemperatur T1 wird untersucht, wann die Verdich-
tungsarbeit minimal ist.
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Nach dem ersten Hauptsatz und unter Berücksichtigung der isentropen Verdichtung ist die spezifische Druckänderungs-
arbeit:
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Um das Minimum zu ermitteln, leiten wir die spezifische Druckänderungsarbeit nach dem Druck pz ab und setzen das
Ergebnis gleich null. Für die Druckverhältnisse erhält man:

z

z

p
p

p
p 2

1

= (8.41)

Bei zweistufiger Verdichtung mit Rückkühlung auf Anfangstemperatur muss die geringste Arbeit dann aufgewendet
werden, wenn das Druckverhältnis in beiden Stufen gleich groß gewählt wird. Man könnte die Verdichtung in k-Stufen
durchführen und nach jeder Stufe auf Anfangstemperatur zurückkühlen. Hier wäre die minimale Druckänderungsarbeit
dann erreicht, wenn das Druckverhältnis in allen Stufen gleich groß ist:

3 12

1 2 1 1

... k kk

k

p p pp
p p p p

+

−

= = = (8.42)

Die geringste Kompressionsarbeit erhielte man bei isothermer Verdichtung. Diese entspricht im T,s-Diagramm in Bild
8.17 der schraffierten Fläche, die durch die Isotherme T1 = konst. begrenzt wird. Die reversible isotherme Verdichtung
erhält man als Grenzfall einer großen Zahl hintereinander geschalteter isentroper Verdichtungsschritte und isobarer Zwi-
schenkühlungen auf Anfangstemperatur (Bild 8.16).
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Bild 8.17: n-stufige isentrope Verdichtung und isobare Zwischenkühlung im T,s-Diagramm

Bei k-stufiger isentroper Verdichtung mit isobarer Rückkühlung auf Anfangstemperatur T1 ist die zu leistende Druck-
änderungsarbeit:

1

12 1 2 1( / ) 1k
p pmw k c T p p

κ
κ

−
⋅

 
= ⋅ ⋅ ⋅ − 

  

Die bei der Zwischenkühlung abzuführende Wärme erhält man aus der Energiebilanzgleichung des Systems.

12 12 2 1 2 1( ) 0p pmq w h h c T T+ = − = ⋅ − =

Die spezifische abzuführende Wärme hat den gleichen Betrag wie die Druckänderungsarbeit. Bei unendlich vielen Stu-
fen geht die Temperaturerhöhung bei der Verdichtung gegen null, d. h., die Verdichtung erfolgt isotherm. Die spezifische
isotherme Druckänderungsarbeit idealer Gases bei Verdichtung ist nach Gl. (3.15):

1

12 2 1 1 2 1lim ( / ) ln( / )k
p pmk

w k c p p R T p p
κ

κ
−
⋅

→∞
= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅
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Sie ist kleiner als die isentrope Verdichtungsarbeit. Bezogen auf den Gasturbinenprozess könnte die Arbeit des Verdich-
ters durch isotherme Verdichtung verringert und so die Leistung des Prozesses vergrößert werden. Da die Temperatur nach
der Verdichtung aber kleiner wird, müsste entsprechend mehr Wärme zugeführt werden, der Wirkungsgrad wäre nicht ver-
bessert.

Durch mehrstufige Zwischenerhitzung könnte man die Arbeit der Turbine vergrößern. Mit unendlich vielen Stufen wäre
die isotherme Expansion erreicht. Die Arbeit der isothermen Expansion ist größer als jene bei der isentropen. Dabei wird
die Temperatur des Abgases sehr hoch. Die spezifische Arbeit der isothermen Expansion erhält man analog als:

)/ln( 21334 ppTRwp ⋅⋅=

8.2.4.4 Ericssonprozess

Bei mehrstufiger Verdichtung mit Zwischenkühlung benötigt man weniger Arbeit und die Endtemperatur ist tiefer als beim
isentropen Prozess. Bei mehrstufiger Expansion sind die geleistete Arbeit und Austrittstemperatur höher als beim isen-
tropen Prozess. Die Wärme des Abgases kann intern an das verdichtete Gas transferiert werden. Bild 8.18 zeigt das Schalt-
bild des Ericssonprozesses mit k-stufiger Verdichtung und Expansion.

p
2

1T...

    Verdichterstufen mit
Zwischenkühlung

p
11T k

T3

1T 1T

Regenerator 1T

T3

p
2

p
2

T3
p
1

   Turbinenstufen mit
Zwischenerhitzung
k

T3 T3 T3 T3...

Bild 8.18: k-stufiger Ericssonprozess

Der ideale Ericssonprozess besteht aus folgenden Zustandsänderungen:

• isentrope Verdichtung mit Zwischenkühlung
• vollständige Regeneration
• isentrope Expansion mit Zwischenerhitzung.

Bei unendlich vielen Stufen erfolgen die Verdichtung und Expansion jeweils isotherm. Diesen Idealprozess zeigt das T,s-
Diagramm in Bild 8.19.
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Bild 8.19: Ericsson-Luftprozess im T,s-Diagramm

Die einzelnen Teilprozesse sind:

1 → 2 isotherme Verdichtung mit Wärmeabfuhr bei T1 = T2

2 → 3 interne isobare Wärmezufuhr durch Regeneration vom Prozess 4 →1
3 → 4 isotherme Expansion mit Wärmezufuhr bei T3 = T4

4 → 1 isobare Wärmeabfuhr der Regeneration zum Prozess 2 →3.
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Bild 8.19: Ericsson-Luftprozess im T,s-Diagramm

Die für den Wärmekraftprozess maßgebenden Wärmetransfers (Wärmezu- und Wärmeabfuhr) finden bei jeweils kons-
tanter Temperatur statt. Die Regeneration ist ein reversibler interner Wärmetransfer, der in der Bilanz des Gesamtsystems
nicht erscheint. Weil die Isobaren kongruent sind, hat die Entropieänderung bei der Wärmezufuhr von 2 nach 3 den glei-
chen Betrag wie jene bei der Wärmeabfuhr von 4 nach 1 und man erhält dafür:

3 4 3 3 1 2 1 1 2( ) ( ) ( )zu abq T s s T s s q T s s= ⋅ − = ⋅ − = ⋅ −

 Der thermische Wirkungsgrad des Ericssonprozesses berechnet sich zu:

3

1
, 11

T
T

q
q

zu

ab
Ericssonth −=−=η (8.43)

Dieser Wirkungsgrad entspricht dem Carnot-Wirkungsgrad. Der ideale Ericssonprozess zeigt, dass die Kombination
idealer Regeneration (Zwischenerhitzung und Zwischenkühlung) zu thermodynamisch optimalen Wärmekraftprozessen
führt. In der Praxis scheitert jedoch auch die nur näherungsweise Realisierung dieses Prozesses an den Irreversibilitäten,
hervorgerufen durch die Reibung und die benötigten Temperaturdifferenzen beim Wärmetransfer.

8.3 Triebwerkprozess

Gasturbinen sind wegen ihres hohen Leistung-Gewicht-Verhältnisses besonders gut für den Flugzeugantrieb (aircraft
propulsion) geeignet. Bild 8.20 zeigt die Hauptkomponenten eines Turbostrahltriebwerks (turbojet engine) und Bild 8.21
den Idealprozess im T,s-Diagramm.

TurbineVerdichter
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Bild 8.20: Schematischer Aufbau eines Turbostrahltriebwerks
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Bild 8.21: Idealer Triebwerk-Luftprozess im T,s-Diagramm

Während des Fluges tritt Luft mit der Fluggeschwindigkeit cF im Zustand 1 (Atmosphäre) in das Triebwerk ein und wird
im Diffusor (diffuser) verzögert. Verbunden damit ist eine Druckerhöhung (1 → 2).

Das Triebwerk besteht aus Verdichter, Brennkammer und Turbine und ist wie eine stationäre Gasturbine aufgebaut. Es
produziert den austretenden Gasstrahl für den Antrieb. An der Welle des Triebwerks wird keine Arbeit nach außen abgege-
ben. Die von der Turbine geleistete Arbeit treibt den Verdichter an und erhöht die kinetische Energie der Gasstrahls.

Der statische Druck p5 nach der Turbine liegt über dem Atmosphärendruck. Die Gase entspannen sich in der Schubdüse
(nozzle) auf hohe Geschwindigkeit.

Der Schub (thrust) des Triebwerks ergibt sich nach dem Impulssatz aus der Impulsdifferenz der mit hoher Geschwindig-
keit austretenden Gase und des eintretenden Luftstromes. Die folgende Analyse gilt unter nachstehenden Annahmen:

• Das betrachtete System ist das in Bild 8.22 dargestellte freigemachte Triebwerk. Die mit dem Triebwerk mitbewegte
Systemgrenze ist so gelegt, dass der statische Druck längs der Systemgrenze dem Atmosphärendruck p1 entspricht.

• Das Flugzeug fliegt mit konstanter Geschwindigkeit c1 im Horizontalflug.

• Das Geschwindigkeitsprofil des mit der Geschwindigkeit c6 aus der Schubdüse tretenden Gases ist über der gesamten
Fläche des Strahls uniform.
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Bild 8.22: Schema zur Analyse des Flugtriebwerks

Die Bilanz für den Impuls im Kontrollraum gegen die Flugrichtung lautet:

1 6
d

( )
d

KR
L L Br s

I m c m m c F
t

= ⋅ − + ⋅ +

Dabei ist sF die Schubkraft, Lm  der Massenstrom der Luft und Brm der des Brennstoffs. Da stationäre Zustandsänderun-
gen vorausgesetzt werden, verschwindet die linke Seite und man erhält für die Schubkraft:

( )s L Br a L FF m m c m c= + ⋅ − ⋅ (8.44)

Unter den getroffenen Annahmen kann die Impulsgleichung auch mit skalaren Größen geschrieben werden.
Man beachte die im Schema in Bild 8.22 eingetragene Richtung des Schubkraftvektors sF . Er wirkt an der Triebwerk-

aufhängung entgegen der Flugrichtung. An der anderen Schnittgrenze (oben rechts in Bild 8.22), d. h. am Flugzeug, wirkt
die Schubkraft in Flugrichtung.
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Da dem System von außen weder Leistung noch ein Wärmestrom zugeführt werden, lautet die Energiebilanzgleichung
für den stationären Betrieb:

22
61

1 6( ) 0
2 2L L Br Br u

ccm h m m h m h
  

⋅ + − + ⋅ + + ⋅∆ =       
(8.45)

Die Wärmezufuhr in der Brennkammer erfolgt durch die Verbrennung und wird durch den Heizwert ∆hu (s. Kap. 11) des
Brennstoffs berücksichtigt.

Es folgen einige Definitionen, die in der Triebwerkterminologie üblich sind. Die kinetische Leistung Pkin entspricht der
Änderung der kinetischen Energieströme.

2 2
6 1( )
2 2kin L Br L
c c

P m m m= + ⋅ − ⋅  (8.46)

Physikalisch bedeutet sie die Zunahme der kinetischen Energie des Arbeitsmittelstromes im Triebwerk. Damit ergibt sich
aus der Energiestrombilanz:

1 60 ( )kin L L Br Br uP m h m m h m h= − + ⋅ − + ⋅ + ⋅∆

Die Summe der Enthalpieströme des Arbeitsmittels bezeichnet man als Abgasverluststrom VQ , weil sie nicht zum Antrieb
beiträgt.

6 1( )V L Br LQ m m h m h= + ⋅ − ⋅

Der in der Brennkammer zugeführte Wärmestrom stammt aus dem Brennstoff und kann durch die Heizenthalpie ∆hu des
Brennstoffes oder Enthalpieänderung angegeben werden:

zu Br u i VQ m h P Q= ⋅∆ = + (8.47)

Der thermische Wirkungsgrad des Triebwerks ist definiert als:

1kin V
th

Br u Br u

P Q
m h m h

η = = −
⋅∆ ⋅ ∆

(8.48)

Die Schubleistung Ps (propulsive power) erhält man aus der Schubkraft.

1s sP F c= ⋅ (8.49)

Der Vortriebswirkungsgrad (propulsive efficiency) wird als dasVerhältnis der Schubleistung zur inneren kinetischen
Leistung definiert:
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L Br L
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P c cm m m
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+ ⋅ − ⋅
(8.50)

Wie bei den Gasturbinenprozessen gezeigt wurde, ist der Brennstoffmassenstrom sehr viel kleiner als der Luftmassen-
strom. Mit der Annahme Brm << Lm  vereinfacht sich die Gleichung für ηv zu:

1 6 1 1
2 2

6 1 6 16 1

( ) 2 22
1 /v

c c c c
c c c cc c

η ⋅ − ⋅
≈ ⋅ = =

+ +−
(8.51)

Der Vortriebswirkungsgrad gibt an, welcher Anteil der Änderung des kinetischen Energiestromes in Schubleistung um-
gesetzt wird. Mit dimensionslosen Größen ist der Zusammenhang zwischen der Geschwindigkeit und Schubkraft demons-
trierbar. Die dimensionslosen Parameter sind:

Geschwindigkeitsverhältnis λ = ca/cF

dimensionslose Schubkraft )/( FLs cmF ⋅=χ
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Bild 8.23 zeigt die Abhängigkeit der Schubkraft und des Vortriebwirkungsgrades vom Geschwindigkeitsverhältnis.
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Bild 8.23: Vortriebwirkungsgrad und dimensionsloser Schub eines Triebwerks

Die Schubkraft und der Vortriebwirkungsgrad sind gegenläufig. Bei λ = 1, d. h., Ein- und Austrittsgeschwindigkeit sind
gleich groß, hat das Triebwerk zwar einen optimalen Vortriebwirkungsgrad, jedoch keinen Schub. Hohe Schubleistung
bedeutet hohes Geschwindigkeitsverhältnis λ und damit geringen Vortriebwirkungsgrad. Der erforderliche Schub kann mit
erhöhtem Massenstrom und verringerter Austrittsgeschwindigkeit ca bei besserem Vortriebwirkungsgrad erreicht werden.
Dies wird bei modernen Mantelstromtriebwerken, die bei Verkehrsflugzeugen üblich sind, auch verwirklicht.

Die hier beschriebenen Vorgänge beziehen sich auf das konventionelle, einfache Triebwerk, wie es heute nur bei Kampf-
flugzeugen Anwendung findet. Im zivilen Luftverkehr ist aus Wirkungsgrad- und Lärmemissionsgründen das Mantel-
stromtriebwerk (turbofan engine) üblich. Ein Mehrfaches des Gasgenerator-Luftmassenstromes wird durch den Fan, einen
von der Turbine angetriebenen eingehüllten „Propeller“ als Mantelstrom am Gasgenerator vorbeibefördert. Der Mantel-
strom hüllt am Austritt den heißen Gasstrahl aus dem Gasgenerator ein und trägt damit stark zur Lärmminderung bei.

Das Turbo-Prop-Triebwerk (turboprop enginge) arbeitet ähnlich. Der offene Propeller wird von einer Gasturbine ange-
trieben. Der Vortrieb erfolgt hauptsächlich durch den Propeller. Da der Schub durch den Gasstrahl gering ist, bezeichnet
man ihn als „Restschub“. Eine ausführlichere Beschreibung des Triebwerkprozesses ist in der Fachliteratur, z. B. [8.4], zu
finden.

Der Gesamtwirkungsgrad ηges des Triebwerks wird als Verhältnis der Schubleistung zum zugeführten Wärmestrom
durch den Brennstoff angegeben.

Schubleistung
Brennstoffleistung

s s kin
ges v th

Br u kin Br u

P P P
m h P m h

η η η= = = ⋅ = ⋅
⋅∆ ⋅∆

     (8.52)

8.4 Kombinierte Gas- und Dampfturbinenprozesse

Für Stromerzeugungsanlagen kommen heute vermehrt Kombikraftwerke (combined cycle), die in Deutschland GuD-
Kraftwerk genannt werden (Abkürzung für Gas- und Dampfturbinen-Kraftwerk), zum Einsatz. Dabei wird mit dem Abgas
des Gasturbinenprozesses in einem Abhitzekessel Dampf erzeugt, mit dem ein Dampfturbinenprozess betrieben wird. Die-
se Kombination hat große betriebliche, ökonomische und ökologische Vorteile.

Der Vorteil liegt im hohen thermischen Anlagenwirkungsgrad. Bei modernen Gasturbinenprozessen ist das Temperatur-
niveau der Wärmezufuhr sehr hoch und das der Wärmeabfuhr beim Dampfturbinenprozess nur wenig über der Umge-
bungstemperatur. Nach dem Carnot-Prinzip ergeben sich daraus gute Wirkungsgrade. Kombianlagen weisen heute die bes-
ten thermischen Wirkungsgrade aller Wärmekraftanlagen auf. Wirkungsgrade von 58 % sind Stand der Technik. Für die
Zukunft prognostiziert man Werte von über 60 %.
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Das Anlagenschema des Prozesses zeigt Bild 8.24 und das T,s-Diagramm in Bild 8.25.
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Bild 8.24: Anlagenschema des GuD-Kraftwerks                           Bild 8.25: T,s-Diagramm des GuD-Prozesses

Die heißen Abgase aus der Gasturbine werden im Abhitzekessel auf die Temperatur T5 abgekühlt. Die Abwärme (grau)
geht an den Dampfkreislauf; das mit Zustand F eintretende Speisewasser wird im Abhitzekessel erwärmt und anschließend
verdampft und überhitzt.

Auf die Wiedergabe der gesamten Prozessanalyse wird hier verzichtet, es folgt lediglich eine idealisierte Analyse mit den
wichtigsten Prozessgrößen.

Die Massenströme des Gas- und Dampfprozesses sind über die Energiebilanz für den adiabaten Abhitzekessel gekoppelt.

4 5( ) ( )G D A Em h h m h h⋅ − = ⋅ − (8.53)

Der Index G verweist auf den Gasprozess, der Index D auf den Dampfprozess.
Im Folgenden wird der thermische Wirkungsgrad des Gesamtprozesses bestimmt. Vereinfachend bleiben die Pumpen

des Dampfprozesses, die Druckverluste bei den Wärmetransfers und die Änderung des Massenstromes im Gasturbinen-
prozess unberücksichtigt. Die Wärmezufuhr zum Gesamtprozess erfolgt in der Brennkammer der Gasturbine. Der zuge-
führte Wärmestrom beträgt:

3 2[ ( ) ( )]zu LQ m h hϑ ϑ= ⋅ − (8.54)

Die von der Gasturbine abgegebene technische Leistung ist:

2 1 4 3[ ( ) ( ) ( ) ( )]tG LP m h h h hϑ ϑ ϑ ϑ= ⋅ − + − (8.55)

Da im Abhitzekessel für die Wärmeübertragung endliche Temperaturdifferenzen zur Verfügung stehen müssen (T5 > TE
und TA < T4), kann der Abhitzekessel den Abwärmestrom des Gasprozesses nur unvollständig ausnutzen. Den Wirkungs-
grad des Abhitzekessels nennt man Abwärmenutzungsgrad ηAK. Er ist definiert als die im Abhitzekessel transferierte Wär-
me, geteilt durch die Abwärme des Gasturbinenprozesses.

14

54

41
hh
hh

Q

QAK
AK −

−
==η (8.56)

Die technische Leistung des Dampfturbinenprozesses ist die technische Leistung der Turbine, abzüglich die der Pumpen.

Turbine Pumpen

( )tD A B A E CP m h h h h= ⋅ − + − (8.57)

Sie könnte aber auch als Funktion des thermischen Wirkungsgrades der Dampfturbine und des ihr zugeführten Wärme-
stromes angegeben werden.

4 1[ ( ) ( )]tD thD AK thD AKP Q h hη η η ϑ ϑ= − ⋅ = ⋅ ⋅ − (8.58)

Definitionsgemäß gilt für den thermischen Wirkungsgrad:
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,
tG tD

th Kombi
zu

P P
Q

η
+

= (8.59)

Damit ergibt sich der thermische Wirkungsgrad des Kombiprozesses zu:

, (1 )tD AK
th Kombi thG thG thD thG thD AK thG

zu zu

P Q
Q Q

η η η η η η η η= + = + ⋅ = + ⋅ ⋅ − (8.60)

Der thermische Wirkungsgrad des Gasturbinenprozesses erhöht sich um den additiven Term, verursacht durch den nach-
geschalteten Dampfprozess.

Ein nummerisches Beispiel mit heute erreichten Daten fortschrittlicher Gas- und Dampfturbinenprozesse ergibt:

ηthG = 0,39, hthD = 0,385, ηAK = 0,872, η th, Kombi = 0,595

Für das Leistungsverhältnis beider Teilprozesse erhält man den Ausdruck:

1
(1 )

tG thG

tD thD AK thG

P
P

η
η η η

= ⋅
⋅ −

(8.61)

Mit den Daten des obigen Beispiels berechnet man: PtG/PtD = 1,9, d. h., die innere Leistung des Gasturbinenprozesses ist
ungefähr doppelt so groß wie die des Dampfturbinenprozesses.

Erdgasbefeuerte Kombianlagen weisen neben den hohen Wirkungsgraden auch bezüglich der Abgasemissionen Vortei-
le auf. Die Verbrennung von Erdgas, im Wesentlichen CH4 (Methan), produziert pro Leistungseinheit weniger CO2 als bei
reinen kohle- oder ölbefeuerten Dampfanlagen. Außerdem haben Low-NOx-Brennkammern moderner Gasturbinen gerin-
ge Stickoxidemissionen.

Wegen der Wärmeübertragung treten im Abhitzekessel bei endlichen Temperaturdifferenzen Irreversibilitäten auf. Um
diese zu verringern, wird die Verdampfung nicht bei einem Druckniveau, sondern bei zwei oder drei verschiedenen Drü-
cken vorgenommen, man spricht von Zwei- oder Dreidruckprozessen [8.5].

8.5 Blockheizkraftwerke

Die Produktion von Elektrizität und Wärme erfolgt heute zum größten Teil getrennt. Thermische Kraftwerke liefern
Elektrizität. Heizwärme wird in zentralen und dezentralen Heizkesseln zur Verfügung gestellt. Vom thermodynamischen
Standpunkt aus ist dieses Vorgehen sehr ineffizient. Das stromerzeugende Kraftwerk gibt seine Abwärme ungenutzt an die
Umgebung ab. Dies bedeutet eine schlechte energetische Nutzung der Primärenergie. Heizkessel nutzen zwar die zuge-
führte Brennstoffenergie sehr gut aus, stellen jedoch Niedertemperaturwärme zur Verfügung und degradieren damit die
thermodynamisch hochwertige Heizwärme des Brennstoffs. Deshalb sollte das Temperaturgefälle zwischen Verbrennung
und Temperaturniveau für die Heizung mit einer hochwertigen Wärmekraftmaschine möglichst gut ausgenutzt werden.
Die Abwärme der Wärmekraftmaschine muss auf dem Temperaturniveau zur Verfügung stehen, bei dem man sie braucht.
Beim Dampfturbinenprozess haben wir gesehen, dass dort durch Wärmeabgabe die Primärenergie fast vollständig genutzt
werden kann.

Anlagen, die gleichzeitig Wärme und Elektrizität abgeben, nennt man Kraft-Wärme-Kopplungsanlagen oder auch Heiz-
kraftwerke. Die zur elektrischen Energieproduktion benötigte Wärmekraftmaschine kann ein Verbrennungsmotor, eine
Brennstoffzelle, Dampf- oder Gasturbine sein. Ihre Abwärme wird für Heizzwecke genutzt. Verbrennungsmotoren und
Brennstoffzellen im Verbund mit Wärmeabgabe werden auch als Blockheizkraftwerke (BHKW) bezeichnet (s. Bild 8.26).

Brennstoff
100 %

Anteil Wärme
60 %

Anteil Strom          
30 %

kraftwerk

Blockheiz-

Verluste
10 %

Bild 8.26: Kraft-Wärme-Kopplung eines Blockheizkraftwerks



8 Gasturbinen- und Verbrennungsmotorenprozesse 237

Die Effizienz der Kraft-Wärme-Kopplung wird durch den Energienutzungsgrad oder Brennstoffnutzungsgrad ε (energy
utilization factor) angegeben:

elektrische Energie + abgegebene Wärme
zugeführte Wärme oder Energie des Brennstoffs

ε = (8.62)

Statt des Wirkungsgrades spricht man hier von einem Nutzungsgrad, weil im Zähler Energieformen verschiedener Wer-
tigkeit stehen: Elektrizität, die thermodynamisch zu den hochwertigen und Wärme, die zu den minderwertigen Energie-
formen gehört. Mit den oben erwähnten Systemen sind Energienutzungsgrade von über 95 % möglich.

Zur Veranschaulichung werden zwei Systeme energetisch verglichen:

System I: Getrennte Produktion von Elektrizität und Wärme
Dampfkraftwerk mit dem thermischen Wirkungsgrad ηth = 0,40
Heizkessel mit dem Wirkungsgrad ηH = 0,90

System II: Blockheizkraftwerk mit dem thermischen Wirkungsgrad ηth = 0,30 und dem Energienutzungsgrad ε = 0,90.

Bei System I wird angenommen, dass die Verteilung der Wärme- und Stromproduktion gleich wie beim Blockheizkraft-
werk ist, d. h. 60 % zu 30 %. Beim Vergleich werden die Übertragungsverluste für Elektrizität und Wärme vernachlässigt.

Die Energienutzungsgrade betragen

•  für die getrennte Produktion:

Die für die Stromproduktion von 30 % benötigte Energie ist 30 %/ηth = 75 %. Für die Wärmeproduktion von 60 % erhält
man 60 %/ηth = 66,7 %. Die Produktion der elektrischen Energie und der Wärme benötigt 141,7 % Primärenergie. Nach
Gl. (8.62) beträgt der Energienutzungsgrad:

I
0,60 0,30 1 0,635

0,30 / 0,60 0,30 / 0,40 0,60 / 0,9th H

ε
ε η

+= = =
+ ⋅ +

•  für das Blockheizkraftwerk: εII = 0,90

Unter den getroffenen Annahmen ist bei Anwendung der Kraft-Wärme-Kopplung der energetische Nutzungsgrad im
Vergleich zur getrennten Heizung und Stromproduktion um den Faktor 1,417 höher. Der Einsatz an Primärenergie und der
CO2-Ausstoß verringern sich um 41,7 %. Noch wesentlich bessere Ergebnisse werden erreicht, wenn man den im Block-
heizkraftwerk produzierten Strom zum Antrieb von Wärmepumpen einsetzt.
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9 Kältemaschinen- und Wärmepumpenprozesse

Kältemaschinen werden im Haushalt, in Brauereien, in der Lebensmittelindustrie, bei Kühltransporten und in Klimaanla-
gen eingesetzt. Eine weitere Anwendung ist die Tieftemperaturtechnik zur Luftzerlegung und Gewinnung von Flüssig-
gasen.

Als umweltfreundliche Heizungsalternative erfreuen sich Wärmepumpen zunehmender Beliebtheit. Besonders dort, wo
der Kälte- und Heizbedarf bei niedrigen Temperaturen gleichzeitig vorhanden ist, bietet sich der Einsatz einer kombinierten
Kälteanlage/Wärmepumpe als energetisch sinnvolle Lösung an.

Sowohl bei Kälteanlagen als auch bei Wärmepumpen bezeichnet man das Arbeitsfluid als Kältemittel.
Im Folgenden werden der Kaltdampf- und Kaltgasprozess behandelt. In Kaltdampfprozessen verdampft und kondensiert

das Kältemittel abwechslungsweise, während es beim Kaltgasprozess gasförmig bleibt. Der Absorptionskälteprozess wird
zum Schluss dieses Kapitels kurz besprochen.

9.1 Einführung

Kältemaschinen- und Wärmepumpenprozesse sind linksläufig. Ihre Aufgabe besteht im Entzug der Wärme aus einem kal-
ten Reservoir, die einem warmen Reservoir zugeführt wird. Dieser Wärmetransport erfolgt mit Hilfe eines Fluids, das Käl-
temittel genannt wird. Während des Prozesses muss die entzogene Wärme auf ein höheres Temperaturniveau angehoben
werden, damit der Wärmetransfer möglich ist.

q
wT

Tk

q

wT

warmes Reservoir

kaltes Reservoir
Tk

1

Verdichter

2

w

zu

4

Turbine

3

ab

tKP

Bild 9.1: Prinzipschaltung des idealen linksläufigen Kreisprozesses

Bild 9.1 zeigt schematisch das Prinzip der idealen Maschine. Das System ist die Kältemaschine bzw. Wärmepumpe. Das
Kältemittel im System nimmt aus dem kalten Reservoir Wärme auf. Im nachfolgenden Verdichter wird es auf ein höheres
Druck- und Temperaturniveau gebracht, wodurch die Wärmeabgabe ans warme Reservoir möglich ist. Danach erfolgt die
Entspannung in einer Expansionsmaschine unter gleichzeitiger Arbeitsabgabe. Dabei kühlt sich das Arbeitsmittel ab und
kann wieder Wärme aus dem kalten Reservoir aufnehmen. Dem System wird Arbeit zugeführt.

Diese Kreisprozesse nennt man linksläufige Kreisprozesse, weil sie im Gegensatz zu Wärmekraftprozessen in p,v- und
T,s-Diagrammen gegen den Uhrzeigersinn ablaufen.

Wie schon in Kapitel 3 und 4 erwähnt, werden bei Kältemaschinen und Wärmepumpen keine Wirkungsgrade, sondern
Arbeitszahlen (coefficient of performance, COP) angegeben, die das Verhältnis von Nutzwärme zur Prozessarbeit sind. Bei
der Kältemaschine ist die Nutzwärme jene Wärme, die dem System vom zu kühlenden Gut zugeführt wird. Die Arbeitszahl
ist damit:

/KM zu tKPq wε = (9.1)

Bei der Wärmepumpe ist die Nutzwärme die vom Prozess an das zu heizende Objekt abgegebene Wärme. Die Arbeits-
zahl erhält man entsprechend als:

/WP ab tKPq wε = (9.2)
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9.1.1 Linksläufiger Carnotprozess

Wie bei rechtsläufigen Kreisprozessen ist auch bei linksläufigen der Carnotprozess derjenige, mit dem die thermodyna-
misch günstigsten Prozesse demonstriert werden können. Bild 9.2 zeigt das p,V- und T,s-Diagramm des in Bild 9.1 darge-
stellten Prozesses. Alle Teilprozesse verlaufen ohne Irreversibilitäten. Verdichtung und Expansion erfolgen isentrop, die
Wärmetransfers laufen isotherm und ohne Temperaturdifferenz ab.

s
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= konst.T = konst.

a)

4

zu
q
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1
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4s
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q
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T
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Bild 9.2: Linksläufiger Carnotprozess im p,V-Diagramm (a) und T,s-Diagramm (b)

Das Kältemittel gibt bei isothermer Verdichtung von 2 nach 3 Wärme an das warme Reservoir ab, bei der isothermen
Verdichtung von 4 nach 1 nimmt er vom kalten Reservoir Wärme auf.

Im T,s-Diagramm ist die Fläche unterhalb der Prozesslinie von 4 nach 1 die zugeführte spezifische Wärme (Bild 9.2).

)( 4141 ssTqq kzu −⋅== (9.3)

Analog dazu ist die Fläche unterhalb der Prozesslinie von 2 nach 3 die abgegebene spezifische Wärme.

)()( 142323 ssTssTqq wwab −⋅=−⋅== (9.4)

Die zugeführte spezifische Kreisprozessarbeit ist die Summe der ab- und zugeführten spezifischen Wärme.

1 4( ) ( )tKP zu ab w kw q q T T s s= − − = − ⋅ − (9.5)

Nach Gl. (9.1) ist die Arbeitszahl der Carnot-Kältemaschine:

1 4

1 4

( )
( ) ( )

zu k k
KMC

KP w k w k

q T s s T
w T T s s T T

ε ⋅ −
= = =

− ⋅ − −
(9.6)

Die Arbeitszahl der Carnot-Wärmepumpe nach Gl. (9.2) erhält man analog.

4 1

1 4

( )
( ) ( )

ab w w
WPC

KP w k w k

q T s s T
w T T s s T T

ε
⋅ −

= = =
− ⋅ − −

(9.7)

Die größten Leistungszahlen sind dann erreicht, wenn die Temperaturdifferenz zwischen dem warmen und kalten Reser-
voir klein ist. Die mit den Gln. (9.6) und (9.7) angegebenen Leistungszahlen werden Carnot-Leistungszahlen genannt. Sie
sind die Werte, die man höchstens erreicht, man verwendet sie zur Beurteilung der Güte von Prozessen. Tatsächlich ist der
Carnotprozess jedoch aus zwei Gründen nicht realisierbar:

1. Die isotherme Wärmezu- und -abfuhr wäre bei den bekannten Stoffen nur im Nassdampfgebiet möglich und dieses auch
nur mit einer Temperaturdifferenz.

2. Die Verdichtungs- und Expansionsprozesse sind stets mit Dissipation verbunden.

9.1.2 Kältemaschinen- und Wärmepumpenprozess

Einem linksläufigen Kreisprozess wird Arbeit und außerdem aus einem kalten Reservoir Wärme zugeführt und diese zu
einem warmen Reservoir abgeführt.

Der Unterschied zwischen Kältemaschine und Wärmepumpe liegt nur in der Verwendung der Wärmeströme. Bild 9.3
zeigt die Wärmeströme und Temperaturniveaus beider Anwendungen.



9 Kältemaschinen- und Wärmepumpenprozesse 241
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Bild 9.3: Vergleich des Einsatzes einer Kältemaschine und einer Wärmepumpe [9.3]

Bild 9.3 zeigt, dass für den Wärmetransfer Temperaturunterschiede notwendig sind. Damit werden die möglichen Leis-
tungszahlen kleiner als im Carnotprozess. Bild 9.4 demonstriert den Einfluss der Temperaturunterschiede.
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Bild 9.4: Einfluss der Temperaturdifferenzen

Damit vom Prozess Wärme an das warme Reservoir abgegeben werden kann, muss die Wärmeabgabetemperatur Tab
größer als die des Reservoirs Tw sein. Beim kalten Reservoir muss die Wärmezufuhrtemperatur Tzu kleiner als die Tempera-
tur des kalten Reservoirs Tk sein, damit Wärme aufgenommen werden kann. Damit erhält man für die zu- und abgeführte
Wärme:

)( 4141 ssTqq zuzu −⋅== (9.8)

)()( 142323 ssTssTqq ababab −⋅=−⋅== (9.9)

Die Arbeitszahl für die Kältemaschine:

zu zu
KM

KP ab zu

q T
w T T

ε = =
−

(9.10)

Nach Gl. (9.2) ist die  Arbeitszahl der Wärmepumpe:

ab ab
WP

KP ab zu

q T
w T T

ε = =
−

(9.11)

9.2 Eigenschaften der Kältemittel

Beim Kaltgasprozess können ideale und reale Gase, die in dem vorgesehenen Temperaturbereich nicht kondensieren, als
Kältemittel verwendet werden. Beim Kaltdampfprozess kommen Fluide, die im Einsatzbereich bei technisch realisierbaren
Drücken kondensierbar sind, zur Anwendung.

Kältemittel aus reinen Stoffen, deren Verdampfungsdruck nur von der Verdampfungstemperatur abhängt und unabhän-
gig vom Dampfgehalt x ist, werden azeotrope Kältemittel genannt.
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Kältemittel aus der Mischung zweier oder mehrerer Stoffe, deren Phasenumwandlungstemperatur bei konstantem Druck
vom Dampfgehalt abhängt, sind zeotrope Kältemittel.

Alle Kältemittel werden nach ISO-Standard R 817-1974 Refrigerants-Number Designation mit dem Buchstaben „R” (für
Refrigerant) bezeichnet.

Zur Veranschaulichung theoretischer und grundsätzlicher Zusammenhänge eignen sich T,s-Diagramme besonders gut.
Für praktische Anwendungen und Berechnungen hat sich das log(p),h-Diagramm  durchgesetzt.

Im Folgenden werden die Kältemittel der Kaltdampfprozesse besprochen.

9.2.1 Das log(p),h-Diagramm

Bild 9.5 zeigt als Beispiel das log(p),h-Diagramm des azeotropen Kältemittels Propan. Die Diagramme der zeotropen
Kältemittel sind gleich aufgebaut, außer der Tatsache, dass die Isothermen im Nassdampfgebiet nicht waagerecht verlau-
fen. Vorteil des log(p),h-Diagramms ist, dass die für die Berechnungen wichtige spezifische Zustandsgröße Enthalpie als
Funktion des Druckes, der Temperatur und des Dampfgehalts direkt abgelesen werden kann.
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Bild 9.5: log(p),h-Diagramm des Propans

Im Diagramm sind rechts der Kondensationslinie (dew point line) im Gebiet des überhitzten Dampfes die Isothermen und
Isentropen aufgetragen. Links der Siedelinie (bubble point line, boiling line) ist das Gebiet des unterkühlten Kondensats.
Die Isothermen verlaufen hier fast exakt senkrecht nach oben, sind aber bei den Kaltdampfprozessen nur in der Nähe der
Sättigungslinie von Bedeutung. Größere log(p),h-Diagramme des Ammoniaks, Isobutans, Propans und R134a sind im
Anhang B des Buches zu finden.

9.2.2 Azeotrope Kältemittel

Azeotrope Kältemittel sind reine Stoffe, deren Temperatur im Nassdampfgebiet nur vom Druck abhängt. Die Isothermen
verlaufen im Nassdampfgebiet parallel zu den Drucklinien und sind deshalb dort nicht explizit eingezeichnet. Die Stoff-
eigenschaften der Kältemittel Ammoniak, Isobutan, Propan und R134a im Sättigungszustand sind in den Tabellen A3 bis
A6  angegeben. Die Stoffwerte des unterkühlten Kondensats und des überhitzten Dampfes können mit Stoffwertprogram-
men, die im Internet abrufbar sind, berechnet werden. Der Aufbau der T,s-Diagramme wurde in Kapitel 4 besprochen.
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9.2.3 Zeotrope Kältemittel

Bild 9.6 zeigt die Eigenschaften eines zeotropen Kältemittels qualitativ im T,s- und log(p),h-Diagramm.
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Bild 9.6: Zeotrope Kältemittel im T,s-Diagramm und im log(p),h-Diagramm

Der wesentliche Unterschied von zeotropen zu azeotropen Kältemitteln besteht darin, dass die Isothermen im Nass-
dampfgebiet nicht parallel zu den Isobaren verlaufen. Die Wärmetransferprozesse laufen nahezu isobar ab. Bei isobarer
Verdampfung verdampfen zuerst die niedrig siedenden Anteile. Dadurch verändert sich die Zusammensetzung des Kälte-
mittels, die Verdampfungstemperatur steigt an. Im Gegensatz dazu sinkt bei isobarer Kondensation die Kondensationstem-
peratur mit der Anreicherung der niedrig siedenden Komponenten.

Normalerweise wird der Wärmestrom für die Verdampfung und Kondensation von einem einphasigen äußeren Stoff-
strom aufgenommen, dessen Temperatur sich durch den Wärmestrom verändert. Während der ganzen Wärmeübertragung
sollte die Temperaturdifferenz zwischen dem äußeren Stoffstrom und Kältemittel möglichst klein gehalten werden. Dieser
Forderung kommen zeotrope Kältemittel besser als azeotrope nach (Bild 9.7), die korrekte Auslegung der Wärmeüber-
trager vorausgesetzt [9.7].
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Bild 9.7: Temperaturverlauf eines azeotropen und zeotropen Kältemittels im Kondensator  und Verdampfer

9.2.4 Kriterien zur Kältemittelwahl

FCKW-Kältemittel (Fluorchlorkohlenwasserstoff-Kältemittel) wie R11 und R12 dürfen aufgrund ihres hohen Ozonabbau-
potentials (Ozone Depletion Potential, ODP) nicht mehr verwendet werden. Aus der Klasse chlorfreier Kältemittel können
z. B.  R134a und das zeotrope R407C zur Anwendung kommen. Zum Einsatz kommen auch natürliche Kältemittel wie
Propan, Butan und Isobutan, die wegen ihrer Brennbarkeit besondere Vorsichtsmassnahmen verlangen. Ammoniak wäre
thermodynamisch gesehen günstiger, ist jedoch toxisch.

Die Wahl eines Kältemittels erfolgt grundsätzlich nach physikalischen Eigenschaften und ökologischen Aspekten.
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Es folgt eine generelle Übersicht der Auswahlkriterien [9.6]:

globale Umweltaspekte: Ozonabbaupotential ODP
Treibhauspotential GWP

thermodynamische Eigenschaften: Dampfdruckkurve
kritische und Gefriertemperatur
volumetrische Kälteleistung
Kompressionsarbeit
Endtemperatur der Kompression

Sicherheit: Entzündbarkeit des Dampfes in der Luft
Giftigkeit
Leckagesicherheit

technische Randbedingungen: Verträglichkeit mit verwendeten Werkstoffen
chemische Stabilität, Einfluss von Wasser- und Ölbeimischungen

ökonomische Aspekte: Verfügbarkeit des Kältemittels
Kosten des Kältemittels
Endkosten der Kälteanlage
Energieverbrauch

9.3 Kaltdampfprozess

Heute arbeiten Kältemaschinen und Wärmepumpen meist nach dem Kaltdampfprozess. Er zeichnet sich dadurch aus, dass
der verdichtete Dampf bei konstantem Druck verflüssigt wird, dass die Expansion nicht in einer Maschine, sondern in ei-
nem Drosselventil stattfindet und dass die nachfolgende Verdampfung wieder bei fast konstantem Druck erfolgt. Der Kalt-
dampfprozess ist die Umkehrung des Clausius-Rankine-Prozesses, wobei wegen des geringen Beitrags und großen techni-
schen Aufwands auf die Arbeit bei der Expansion verzichtet wird.

9.3.1 Idealer Kaltdampfprozess

Bild 9.8 zeigt die Schaltung des idealen Kaltdampfprozesses, bei dem folgende Annahmen gemacht werden:

• die Verdichtung im Kompressor erfolgt von 1 nach 2 isentrop
• die Abkühlung des Dampfes und dessen Kondensation verlaufen isobar
• die Expansion im Ventil ist durch Vernachlässigung der kinetischen und potentiellen Energie isenthalp
• die Verdampfung verläuft bei konstantem Druck.

Der Kompressor verdichtet den Kältemitteldampf vom Verdampferdruck p1 auf den Kondensationsdruck p2  isentrop. Im
Kondensator erfolgt zunächst isobar eine Abkühlung mit anschließender vollständiger Kondensation des Dampfes. Im
Ventil entspannt sich das gesättigte Kondensat isenthalp vom Druck p3 auf p4 in das Nassdampfgebiet. Im Verdampfer
verdampft das Kondensat isobar vollständig und der gesättigte Dampf wird dem Kompressor wieder zugeführt.
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Bild 9.8: Schaltung einer Anlage mit dem Kaltdampfprozess und Prozessverlauf im T,s-Diagramm

Im T,s-Diagramm entspricht die hellgraue Fläche unterhalb der Prozesslinie von 4 nach 1 der zugeführten spezifischen
Wärme qzu. Die nach außen abgeführte spezifische Wärme qab präsentiert sich als schraffierte Fläche unterhalb der Prozess-
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linie von 2 nach 3. Im T,s-Diagramm entspricht die dunkelgraue Fläche unterhalb der Zustandsänderungslinie von 3 nach
4 der Dissipation bei der Expansion im Ventil. Die Reibung bewirkt eine Zunahme der Entropie, der Anfangspunkt der
Verdampfung (Punkt 4) liegt im T,s-Diagramm rechts der Linie der isentropen Expansion. Im Vergleich zu dem Prozess
mit isentroper Expansion verringert sich die zugeführte Wärme, welche die Kälteleistung ist.

Die zu- und abgeführte Wärme bestimmen die spezifische technische Kreisprozessarbeit, die als Enthalpiedifferenzen
angegeben und aus dem log(p),h-Diagramm (Bild 9.9) direkt ablesbar sind.
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Bild 9.9: Idealer Kaltdampf-Kreisprozess im log(p),h-Diagramm

Da bei isobarer Wärmeabfuhr die Druckänderungsarbeit null ist, erhält man die spezifische abgeführte Wärme als:

2323 hhqqab −== (9.12)

Analog gilt für isobar zugeführte spezifische Wärme:

314141 hhhhqqzu −=−== (9.13)

Die spezifische technische Arbeit des Kreisprozesses ist:

2 1tKPw h h= − (9.14)

Nach den Gln. (9.1) und (9.2) ergeben sich damit die Leistungszahlen der Kältemaschine bzw. der Wärmepumpe:

1 4

2 1
KM

h h
h h

ε −
=

−
(9.15)

. 2 3 2 4

2 1 2 1
WP

h h h h
h h h h

ε − −
= =

− −
(9.16)

BEISPIEL 9.1: Idealer Kaltdampfprozess einer Kältemaschine

In einer idealen Kaltdampf-Kältemaschine verdampft das Kältemittel R134a isobar bei einer Temperatur von +10 °C. Der
Kompressor verdichtet das gesättigte Kältemittel isentrop auf einen Druck, dessen Kondensationstemperatur +50 °C ist.
Der nun überhitzte Dampf wird isobar gekühlt, kondensiert und verlässt den Kondensator als gesättigte Flüssigkeit, die im
Ventil isenthalp gedrosselt wird.

Zu berechnen sind:
a) der erforderliche Kältemittel-Massenstrom für eine Kälteleistung von 5 kW
b) die zuzuführende technische Kompressorleistung
c) die Leistungszahl der Kälteanlage εK
d) zum Vergleich die Leistungszahl des Carnot-Kälteprozesses, der zwischen den Temperaturen +10 °C und +50 °C

arbeitet.
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Lösung

Schema

Annahmen

• Alle Geschwindigkeiten werden als vernachlässigbar klein betrachtet.
• Bei den Strömungen treten keine Druckverluste auf.

Analyse

Zunächst wird der Prozess in das log(p),h-Diagramm (Anhang B5) eingezeichnet.
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Aus dem eingezeichneten Kreisprozess im log(p),h-Diagramm liest man für die Enthalpien folgende Werte ab:

h1 = 408,2 kJ/kg                     h2 = 433,0 kJ/kg                   h3 = h4 = 272,2 kJ/kg

a) Der erforderliche Kältemittelmassenstrom ist:

41

4 1

5kW
(408,2 272,2) kJ/kg

Q
m

h h
= = =

− − ⋅
0,0368 kg/s

b) Für die zuzuführende technische Kompressorleistung erhält man:

2 1( )t tKPP m w m h h= ⋅ = ⋅ − =0,912  kW

c) Die Leistungszahl der Kältemaschine nach Gl. (9.1):

41 5 kW
0,911 kWKM

i

Q
P

ε = = = 5,48

d) Die Leistungszahl des entsprechenden Carnot-Kälteprozesses beträgt:

273,15 10
(273,15 50) (273,15 10)

K
KMC

W K

T
T T

ε += = =
− + − +

7,08

Diskussion

Wie erwartet, liefert der Carnot-Kälteprozess höhere Leistungszahlen als der ideale Kaltdampfprozess. Die Gründe dafür
sind:
1. Die Überhitzung des verdichteten Kältemittels und
2. die inneren Irreversibilitäten der adiabaten Drosselung von 3 nach 4.
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9.3.2 Realer Kaltdampfprozess

Reale Prozesse laufen mit inneren Irreversibilitäten ab. Bei der Verdichtung des Dampfes entstehen beim Ansaugen und
Ausstoßen des Kältemittels durch Strömung verursachte Druckverluste. Die Verdichtung selbst wird durch Reibung des
Kolbens und den Wärmetransfer des Gases zu den Zylinderwänden beeinflusst. Auch während der Strömung im Konden-
sator und Verdampfer entstehen Druckverluste, die zwar relativ gering, aber nicht gleich null sind. Die erforderliche Mehr-
arbeit im Verdichter äußert sich im log(p),h-Diagramm durch die Zunahme der Entropie. Im Verdichter muss eine größere
spezifische technische Arbeit aufgebracht werden.

Rechenerisch wird der zusätzliche Arbeitsaufwand durch den isentropen Wirkungsgrad des Kompressors berücksichtigt:

12 2 1
12 2 1

i s s
t

i i

w h h
w h h

η η
−

= − = = (9.17)

Aus technischen Gründen müssen beim realen Prozess der Dampf vor dem Kompressor etwas überhitzt und das Konden-
sat vor dem Expansionsventil unterkühlt werden.

Die Überhitzung des Dampfes erfolgt im Verdampfer. Dadurch wird sichergestellt, dass keine Flüssigkeit in den Kom-
pressor gelangt.

Das Kondensat wird im Kondensator unterkühlt. Zur Vermeidung von Verdampfung als Folge von Druckverlusten ist die
Unterkühlung vor dem Expansionsventil notwendig. Bei einer Ausdampfung des gesättigten Kondensats käme es zu einer
starken Erhöhung des spezifischen Volumens und das Ventil könnte den erforderlichen Kondensatmassenstrom nicht pas-
sieren lassen.

Bild 9.10 zeigt einen realen Kaltdampfprozess.
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Bild 9.10: Realer Kaltdampfprozess mit übertrieben gezeichneten Druckverlusten

BEISPIEL 9.2: Realer Kaltdampfprozess einer Kältemaschine

Im Kältekreislauf des Beispiels 9.1 erfolgt die Verdichtung mit einem isentropen Wirkungsgrad von 78 %. Der Dampf wird
um 10 K überhitzt und das Kondensat um 10 K unterkühlt. Die Druckverluste im Kondensator und Verdampfer werden
weiterhin vernachlässigt. Die übrigen Daten sind wie im Beispiel 9.1 gegeben.

Für diesen modifizierten Kältekreislauf sind zu ermitteln:
a) der erforderliche Kältemittel-Massenstrom für eine Kälteleistung von 5 kW
b) die zuzuführende technische Kompressorleistung
c) die Leistungszahl der Kälteanlage εKM.

Lösung

Annahmen

• Die Änderung der kinetischen Energie ist vernachlässigbar.
• Strömungsdruckverluste werden ebenfalls vernachlässigt.

Analyse

Zunächst wird der Prozess in das log(p),h-Diagramm (Anhang B5) eingezeichnet.
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Im Gegensatz zur isentropen Verdichtung in Beispiel 9.1 erfolgt sie hier mit einer Zunahme der spezifischen Entropie,
was auch mit einer Zunahme der Enthalpie verbunden ist. Durch die Angabe des isentropen Wirkungsgrades kann die En-
thalpiezunahme mit Gl. (9.17) berechnet werden.

Im Kondensator wird das Kondensat um 10 K unterkühlt und der Dampf im Verdampfer um 10 K überhitzt.
Aus dem eingezeichneten Kreisprozess im log(p),h-Diagramm liest man folgende Werte für die Enthalpien ab:

h1 = 417,3 kJ/kg                     h2s = 444,2 kJ/kg                      h3 = h4 = 255,8 kJ/kg

Für die Enthalpie h2 erhalten wir mit Gl. (9.17):

J/kg351,8k /)( 1212 =−+= is hhhh η

a) Der erforderliche Kältemittelmassenstrom ist:

41

4 1

5 kW
(417,3 255,8) kJ/kg

Q
m

h h
= = =

− − ⋅
0,0310 kg/s

b) Für die zuzuführende technische Kompressorleistung erhält man:

2 1( )t tKPP m w m h h= ⋅ = ⋅ − =1,068  kW

c) Die Leistungszahl der Kältemaschine beträgt:

41 5 kW
1,068 kWKM

t

Q
P

ε = = = 4,68

Diskussion

Die inneren Irreversibilitäten der Verdichtung erhöhen den erforderlichen Arbeitsaufwand für die Kompression. Die
Senkung der Kondensattemperatur durch Unterkühlung und Erhöhung der Dampftemperatur durch die Überhitzung ver-
größert zwar die nutzbringende Enthalpiedifferenz für die Verdampfung h1– h4, kann aber den erhöhten Arbeitsaufwand
bei der Verdichtung nicht kompensieren. Die Leistungszahl εKM ist deshalb wesentlich tiefer als im Idealfall in Beispiel 9.1.

9.3.3 Kaltdampfprozess mit Rekuperation

Die technisch notwendige Überhitzung des Dampfes und die Unterkühlung des Kondensats lässt sich durch eine so genann-
te Rekuperation verwirklichen. In einem internen Wärmeübertrager wird der kalte Dampf aus dem Verdampfer mit dem
warmen Kondensat aus dem Kondensator überhitzt. Neben Sicherstellung der technisch notwendigen Überhitzung und Un-
terkühlung erhöht sich der nutzbare Wärmetransfer. Bild 9.11 zeigt das Schema und den Prozessverlauf im log(p),h-Dia-
gramm.
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Bild 9.11: Kaltdampfprozess mit Rekuperation

Vollständige Wärmeisolation des Rekuperators nach außen vorausgesetzt, wird vom Kondensat gleich viel Wärme abge-
geben wie vom Dampf aufgenommen. Da der Massenstrom des Dampfes gleich groß wie der des Kondensats ist, ändert
sich die Enthalpie beider Stoffströme um den gleichen Betrag, d. h., h3 – h4 = h1 – h6. Durch Rekuperation wird der Prozess-
punkt 5 nach rechts verschoben. Die spezifische Nutzwärme qzu = h6 – h5 der Kälteanlage wird um h3 – h4 im Vergleich zum
Prozess ohne Rekuperator vergrößert. Da auch die Enthalpie des Punktes 1 nach rechts verschoben wird, nimmt die Nutz-
wärme qab = h3 – h2 der Wärmepumpe gleichermaßen zu. Durch die Erhöhung der Dampftemperatur vergrößert sich auch
etwas die spezifische Arbeit des Kompressors. Diese Zunahme ist aber wesentlich geringer als die der Nutzwärme. Die
gleiche Erhöhung der Nutzwärme kann aber auch durch die entsprechende Überhitzung im Verdampfer bzw. durch Unter-
kühlung im Kondensator erreicht werden. Damit hebt man das Temperaturniveau der Wärmeabgabe an. Das der Wärmezu-
fuhr wird gesenkt, was zur Verringerung der Arbeitszahl führt. In Bild 9.12 sind die Temperaturverläufe des Prozesses mit
und ohne Rekuperation dargestellt.
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Bild 9.12: Temperaturverläufe im Kaltdampfprozess mit und ohne Rekuperator

Durch die Verlagerung der notwendigen Überhitzung und Unterkühlung im Rekuperator hebt sich der Verdampferdruck
an und der Kondensatordruck sinkt. Dadurch wird die mittlere warme Temperatur tiefer und die mittlere kalte Temperatur
höher, was eine Zunahme der Leistungszahl bedingt.

Durch Rekuperation wird die Leistungszahl vergrößert und die technische Sicherheit der Anlage verbessert.

9.3.4 Zweistufige Kompression mit Zwischenkühlung

Mit zunehmenden Druckverhältnissen sinkt der Liefergrad des Kompressors. Dadurch verringert sich der Volumenstrom
des Kältemittels und die Temperaturen steigen. Deshalb ist die Verdichtung bei größeren Druckverhältnissen in zwei oder
mehreren Stufen durchzuführen. Diese mehrstufige Verdichtung erfolgt mit Zwischenkühlung, wodurch sich die Verdich-
tungsarbeit verringert und die Endtemperatur der Verdichtung tiefer ausfällt. Bei hohen Temperaturen zersetzen sich Öl
und Kältemittel unter der Bildung von Ölkohle. Die mit der Zwischenkühlung erreichte tiefere Temperatur verhindert die
Zersetzung. Im Zwischenkühler wird das Kältemittel bis nahe an den gesättigten Dampfzustand gekühlt. Dabei ist unbe-
dingt zu vermeiden, dass ein Teil des Dampfes kondensiert. Die Zwischenkühlung kann mit externer Wärmeabfuhr (siehe
Bild 9.13) oder interner Kondensateinspritzung in einem Mischkühler (Beispiel 9.3) erfolgen.
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Bild 9.13: Kaltdampfprozess mit zweistufiger Verdichtung, Zwischenkühlung und Rekuperation

BEISPIEL 9.3: Zweistufiger Kaltdampfprozess

Ein zweistufiger Kaltdampfprozess ist für eine Kälteleistung von 20 kW auszulegen. In der ersten Stufe wird das Kältemit-
tel Propan von 2 bar Druck und –20 °C Temperatur auf 5 bar verdichtet. In einem Mischkühler spritzt man dem Dampf so
viel Kondensat aus dem Kondensator zu, dass er sich bis auf 1 K über Sättigungstemperatur abkühlt. Die anschließende
Verdichtung erfolgt auf 20 bar. Im Kondensator verflüssigt sich das Propan vollständig und kühlt im Rekuperator auf 50 °C
ab. Nach Entnahme des Kondensats für die Zwischenkühlung wird der Rest im Verdampfer vollständig verdampft und im
Rekuperator überhitzt. In den Kompressoren verläuft die Verdichtung adiabat mit einem isentopen Wirkungsgrad von 0,79.
Der mechnische Wirkungsgrad der Kompressoren beträgt 0,9.

Zu ermitteln sind:
a) die erforderlichen Kältemittelmassenströme
b) die Antriebsleistung der Kompressoren
c) die Leistungszahl der Kältemaschine εKM .

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Druckverluste in den Wärmeübertragern sind vernachlässigbar.
• Die Drosselungen erfolgen adiabat.
• Die kinetische und potentielle Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

Zur Bestimmung der Stoffwerte wird der Prozess ins log(p),h-Diagramm eingetragen.
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Folgende Enthalpien können abgelesen werden:

h1 = 554 kJ/kg      h2s = 597 kJ/kg      h3 = 577 kJ/kg      h4s = 642 kJ/kg      h6 = 337 kJ/kg      h8 = 545 kJ/kg

Da im Rekuperator gleich viel Wärme an den Dampf abgegeben wie vom Kondensat aufgenommen wird und die Mas-
senströme ähnlich groß sind, kann die Enthalpieänderung in beiden Stoffströmen gleich groß angenommen werden (Fehler
kleiner als Ablesegenauigkeit). Die Enthalpie h5 hat den Wert von 346 kJ/kg.

Nach der Kompression errechnet man folgende Enthalpien:

kJ/kg 9,806/)( 11212 =−+= ηhhhh s

kJ/kg 4,661/)( 3434 =−+= is hhhh η

Damit sind alle Zustandspunkte bekannt.

a) Die Energiebilanz des Mischkühlers lautet:

339922 hmhmhm ⋅=⋅+⋅

Zwischen den Massenströmen besteht folgender Zusammenhang:

91923 mmmmm +=+=

 Da die Expansion bei der Einspritzung isenthalp ist, gilt h9 = h6. Somit kann der Massenstrom für die Kühlung bestimmt
werden.

3 2
9 2 2

6 3

0,137
h h

m m m
h h

−
= ⋅ = ⋅

−

Für die erwünschte Kälteleistung ist folgender Massenstrom notwendig:

s
kg 0,0962=

−
=

68
1 hh

Qm k

b) Die technische Leistung der Kompressoren ist:

12 56 2 2 1 2 9 4 3

2 2 1 4 3

( ) ( ) ( )
[ (1 0,137) ( )]

t t tP P P m h h m m h h
m h h h h
= + = ⋅ − + + ⋅ − =

= ⋅ − + + ⋅ − =14,597  kW

Unter Berücksichtigung der mechanischen Verluste des Kurbeltriebs erhält man für die effektive Antriebsleistung:

/eff t mP P η= =16, 22  kW

c) Die Leistungszahl der Kältemaschine ist:

K
KM

eff

Q
P

ε = =1, 23

Diskussion

Im Vergleich mit Stoffdaten aus Tabellen oder Computerprogrammen ist die Datenermittlung aus dem log(p),h-Dia-
gramm ungenauer. Die Bestimmung der Enthalpie ist höchstens mit einer Genauigkeit von  ± 1 kJ/kg möglich. Da die
anderen Anlagenkenngrößen (z. B. Kompressorwirkungsgrad, Kraftübertragung, Wärmeverluste) in der Regel noch größe-
re Ungenauigkeiten aufweisen, sind die Fehler aus dem log(p),h-Diagramm vertretbar.
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BEISPIEL 9.4: Kältemaschine mit Rekuperator

Für einen Kühlraum soll eine Kälteanlage mit R134a als Kältemittel und 4 kW Kälteleistung mit folgenden Kreisprozess-
daten berechnet werden.

Verdampfungstemperatur: –18 °C
Kondensationstemperatur: +40 °C
Kondensatunterkühlung im Kondensator: 5,0 K
Überhitzung im Verdampfer: 10,0 K
Überhitzung durch Rekuperation: 5,0 K
isentroper Kompressionswirkungsgrad: 0,70

Die technische Kompressorleistung und Leistungszahl der Kältemaschine sind zu bestimmen.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Druckverluste in den Wärmeübertragern sind vernachlässigbar.
• Die Drosselungen erfolgen adiabat.
• Die kinetische und potentielle Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

Den Prozess trägt man in das log(p),h-Diagramm ein und bestimmt die Enthalpien.

interner Wärmetransfer im Rekuperator
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h1 = 403,5 kJ/kg           h2s = 446,5 kJ/kg           h3 =249,0 kJ/kg           h6 = 397,5 kJ/kg

Da bei der Rekuperation die Massenströme und Beträge der transferierten Wärmen gleich sind, gilt für die Enthalpie-
änderung:

kJ/kg 66143 =−=− hhhh

Daraus folgt für die Enthalpien h4 und h5:

4 5 3 1 6( ) 243 kJ/kgh h h h h= = − − =

Die Enthalpie nach der Verdichtung muss noch berechnet werden.

2 1 2 1( ) / 464,9 kJ/kgs ih h h h η= + − =

Der für die Kälteleistung notwendige Massenstrom ist:

kg/s 0,0259=−= )/( 56 hhQm K
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iKPw
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zuq
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Rekuperator
3

qab

4
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Die technische Kompressionsleistung beträgt:

2 1( )  tP m h h= ⋅ − =1,59 kW

Damit ist die gesuchte Leistungszahl der Kältemaschine:

4
1,59

K
KM

t

Q
P

ε = = = 2,52

Diskussion

Rekuperatoren sind relativ kleine Apparate, die meist aus zwei konzentrischen Rohren bestehen. Sie bringen eine
geringfügige Verbesserung der Leistungszahl und werden hauptsächlich wegen der Apparatesicherheit eingebaut.

9.4 Technische Anwendungen des Kaltdampfprozesses

Bei Kältemaschinen und Wärmepumpen kommt der Kaltdampfprozess hauptsächlich zur technischen Anwendung. Beide
Maschinen haben den gleichen thermodynamischen Kreislauf. Sie unterscheiden sich hauptsächlich durch ihre Wärme-
quellen und Wärmesenken. Die apparativen Lösungen sind daher etwas unterschiedlich.

9.4.1 Kältemaschinen

Die meistverwendeten Kältemaschinen sind Kühlschränke, Klimaanlagen, Gefrierschränke und Aggregate für Kühlräume
bzw. Transportfahrzeuge. Die Wärmequelle ist das zu kühlende Gut oder der Raum. Der Wärmetransfer erfolgt meist über
Luft, die im Verdampfer gekühlt und zu dem zu kühlenden Raum gelangt. Die Wärmesenke ist die Umgebung, wobei in der
Regel der Kondensator die Wärme an die Luft abgibt. Bei einigen Anwendungen, die aber eher Ausnahmefälle sind, nutzt
man die Abwärme des Kondensators (z. B. Heizwärme).

Bei Kältemaschinen ist die Temperaturdifferenz zwischen Quelle und Senke durch die Temperatur des zu kühlenden
Mediums gegeben. In einem Tiefkühlhaus müssen z. B. aus lebensmittelchemischen Gründen mindestens –20 °C Tempera-
tur erreicht werden. Durch Optimieren des Verdampfers kann die Verdampfungstemperatur auf möglichst hohe Werte ge-
bracht werden, um die Leistungszahl zu verbessern. Da man Luft als Arbeitsmedium hat, muss man bei einer wirtschaftli-
chen Lösung in der Regel mit Verdampfungstemperaturen von ca. –30 °C arbeiten. Damit sind für die Verbesserung der
Leistungszahlen Grenzen gesetzt.

Auf den Oberflächen des Verdampfers scheidet sich aus der Luft Wasserdampf ab und gefriert, es bildet sich eine Eis-
schicht. Diese beeinflusst die Leistung der Anlage und muss ab einer gewissen Eisschichtdicke entfernt werden. Es gibt
verschiedene Methoden für die Abtauung, auf die bei Wärmepumpen, bei denen sich mehr Eis bildet und die häufiger
abgetaut werden müssen, näher eingegangen wird.

Die speziellen Maschinen für Tiefsttemperaturtechnik werden hier nicht besprochen.

9.4.2 Wärmepumpen

Wärmepumpen setzt man hauptsächlich zur Gebäudeheizung ein. Die vom Kondensator abgegebene Wärme wird meist
vom Heizwasser einer Zentralheizung aufgenommen. Als Wärmequelle können Umgebungsluft, Erdwärme oder Wärme
aus Gewässern fungieren. Die besten Leistungszahlen erreicht man bei den kleinsten Temperaturdifferenzen zwischen
Quelle und Senke. Die optimale Lösung für Wärmepumpen ist eine Niedertemperaturheizung. In modernen, gut isolierten
Häusern kann man bei tiefsten Außentemperaturen schon mit 27 °C warmem Heizwasser heizen. Bei Wärmepumpen ist die
Jahresarbeitszahl interessant, die der Quotient aus der in einer Heizperiode gelieferten Wärme und aus dem aufgewendeten
elektrischen Stromverbrauch ist. Moderne Wärmepumpen erreichen Jahresarbeitszahlen von über 4, d. h., 1 kWh Strom
liefert mehr als 4 kWh Wärme.

Mit Umgebungsluft als Wärmequelle kühlt sich die Wärme liefernde Luft im Verdampfer ab. Bei Außentemperaturen un-
ter +10 °C kann der Verdampfer luftseitig vereisen. Im Gegensatz zu Kälteanlagen wird dem Verdampfer stets neue feuchte
Luft aus der Umgebung zugeführt, die recht viel Wasserdampf (Luftfeuchte) enthalten kann. Der Grad der Vereisung hängt
stark von der relativen Feuchtigkeit der Umgebungsluft ab. Durch die zunehmenden Eisschichtdicken verengt sich der
Luftweg, die Leistung der Anlage nimmt ab und der Verdampfer ist abzutauen. Bei ungünstigen Bedingungen kann die
Vereisung schon nach einer Stunde so groß sein, dass ein erneutes Abtauen notwendig wird. Ist die Lufttemperatur einige
Grade über 0 °C, kann der Verdampfer abgestellt und mit der Umgebungsluft abgetaut werden. Anderenfalls muss das Ab-
tauen mit einer elektrischen Heizung oder durch das heiße Abgas des Kompressors erfolgen. Letzteres nennt man Heißgas-
abtauung (Bild 9.14). Der Kreislauf wird mit einem Vierwegeventil so umgeschaltet, dass der Verdampfer im Reversierbe-
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trieb als Kondensator arbeitet und Wärme nach außen abgibt. Damit wird das Eis geschmolzen und zum Schluss der Ver-
dampfer getrocknet. Als Reversierverdampfer kann der Kondensator, welcher Wärme aus dem Heizwasser entnimmt, die-
nen. Es ist möglich, statt des Kondensators einen Wärmespeicher, z. B. einen Flüssigkeitssammler, einzusetzen.

ab

Expansions-
ventil

Verdampfer

q

zuq

qzu

Kondensator

qab

Bild 9.14:  Normalbetrieb (volle Linien) und Abtauen (gestrichelte Linien)

In Neubauten sind Wärmepumpen mit Fußboden- und Wandheizungen wirtschaftliche Wärmelieferanten. Neuerdings
werden Wärmepumpen als Ersatz für  Elektro- und Ölheizungen  angeboten. Diese Anlagen arbeiten mit Vorlauftempe-
raturen von bis zu 70 °C und liefern das Heizwasser für Hochtemperaturheizkörper. Das Druckverhältnis dieser Anlagen ist
groß. Im Vergleich zu Niedertemperaturheizungen sind die Leistungszahlen kleiner. Bei hohen Verdichtungsverhältnissen
sinkt der Liefergrad des Kompressors, so dass zur Sicherung der Heizleistung bei tiefen Außentemperaturen recht große
Verdichter benötigt werden. Abhilfe bieten zweistufige Kompressoren mit Zwischeneinspritzung, die bessere Liefergrade
und tiefere Endtemperaturen haben.

BEISPIEL 9.5: Auslegung und Betrieb einer Wärmepumpe

Eine Wärmepumpe mit R134a als Kältemittel ist so auszulegen, dass sie bei –15 °C Außentemperatur eine Heizleistung von
10 kW liefert. Die Verdampfungstemperatur beträgt bei diesem Betrieb –25 °C. Am Austritt des Verdampfers hat der
Dampf eine Temperatur von –20 °C. Am Austritt des Kondensators beträgt die Kältemitteltemperatur 40 °C.

Bei einer Außentemperatur von 10 °C verändern sich die Betriebstemperaturen der Anlage folgendermaßen:
Verdampfungstemperatur: 0 °C
Dampftemperatur am Eintitt des Verdichters: 5 °C
Kondensationstemperatur: 30 °C
Kondensattemperatur am Austritt des Kondensators: 25 °C
Der Kompressor hat einen isentropen Wirkungsgrad von 0,8 und den mechanischen Wirkungsgrad von 0,9. Er liefert

einen konstanten Volumenstrom. Dadurch ist der Massenstrom proportional zum Verdampferdruck.
Zu berechnen sind:

a) der notwendige Kältemittelmassenstrom, die effektive Kompressorleistung und die Arbeitszahl der Wärmepumpe
b) die Heizleistung und Arbeitszahl bei +10 °C Außentemperatur.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Wärmetransfers erfolgen isobar.
• Die Verdichtung ist adiabat.
• Die Expansion ist adiabat.

Analyse

a) Für die Analyse tragen wir den Prozess bei beiden Außentemperaturen in das log(p),h-Diagramm ein, die Enthalpien
werden abgelesen. Die Zustandspunkte bei 10 °C Außentemperatur sind mit ' versehen.

h1 = 389 kJ/kg      h2s = 438 kJ/kg      h3 = 256 kJ/kg      h1' = 406,3 kJ/kg      h2's = 426,3 kJ/kg      h3' = 235 kJ/kg

Jetzt müssen noch die Enthalpien nach den Verdichtungen berechnet werden.
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2 1 2 1 2' 1' 2 ' 1'( ) / 343,3 kJ/kg     ( ) / 331,3 kJ/kgs i s ih h h h h h h hη η= + − = = + − =
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Der zum Erreichen der Heizleistung notwendige Massenstrom errechnet sich zu:

3 2
10 kW/( )

(256 443,3) kJ/kg
m Q h h − ⋅= − = =

− ⋅
0,0515 kg/s

Die effektive Kompressorleistung ist:

 2 1/ ( ) /eff t m mP P m h hη η= = ⋅ − =3,50 kW

Damit ergibt sich für die Leistungszahl:

/WP ab effQ Pε = = 2,85

b) Die Werte der Verdampferdrücke können in Tabelle A7 genauer als im Diagramm abgelesen werden.

p1 = 1,0648 bar                           p2' = 2,9277 bar

Damit erhöht sich der Massenstrom des Kompressors zu:

2,93 bar 1,06 bar 1' 1/m m p p= ⋅ = 0,1415 kg/s

Die Heizleistung wird durch die Änderung des Massenstromes vergrößert.

2,93 bar 3' 2 '( )abQ m h h= ⋅ − = −27,785 kW

Die effektive Kompressorleistung ist:

2 1/ ( ) /eff t m mP P m h hη η= = ⋅ − =3,932 kW

Damit ergibt sich für die Leistungszahl:

/WP ab effQ Pε = = 7,07

Diskussion

Dieses Beispiel demonstriert eindrücklich die Tatsache, dass eine Wärmepumpe mit abnehmender Temperaturdifferenz
mehr Heizleistung bringt und eine bessere Leistungszahl hat. Die zur Heizung eines Hauses benötigte Heizleistung ist in
sehr guter Näherung proportional zur Temperaturdifferenz zwischen Raum- und Außentemperatur. Geht man von einer
Raumtemperatur von 20 °C aus, benötigt das hier berechnete Haus bei –15 °C eine Heizleistung von 10 kW und bei +10 °C
nur 2,86 kW. Die Wärmepumpe liefert einen zehnmal zu großen Wärmestrom, d. h. sie muss intermittierend ein- und aus-
geschaltet werden. Ein solcher Betrieb verursacht schlechtere Arbeitszahlen. Für den Betrieb bei hohen Außentemperatu-
ren muss der Elektromotor mit relativ großer Leistung ausgelegt werden. Aus diesem Grund werden Wärmepumpen oft mit
zwei Kompressoren unterschiedlicher Leistung oder mit einem Kompressor, der drehzahlgeregelt ist, ausgestattet.
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9.5 Kaltgasprozess

Beim Kaltgasprozess bleibt das Kältemittel während des gesamten Prozesses in gasförmigem Zustand. Zu den wichtigsten
Anwendungen gehören die Gasverflüssigung und Luftkonditionierung in Verkehrsflugzeugen. In letzter Zeit kommen
auch Anwendungen im Zusammenhang mit Hochtemperatur-Supraleitern in Frage.

Die technisch verwendeten Kaltgasprozesse haben einen internen regenerativen Wärmetransfer. Dabei wird das kompri-
mierte Hochdruckgas in einem Wärmeübertrager durch das kalte Niederdruckgas abgekühlt.

9.5.1 Ideale Kaltluftmaschine

q

q
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2

w

zu

4

Turbine

3

ab

tKP

Bild 9.15: Idealer Kaltluftprozess

Bild 9.15 zeigt den idealen Kaltluftprozess schematisch, der die Umkehrung des Jouleprozesses ist. Der Kompressor saugt
die kalte Luft im Zustand 1 an und komprimiert sie isentrop auf den Druck p2.

Dabei steigt die Temperatur auf T2 an. Im nachfolgenden Kühler führt man die Wärme isobar ab. In der Expansions-
maschine wird die abgekühlte Luft isentrop auf p1 entspannt. Dabei sinkt die Temperatur auf T4S ab. Durch Wärmezufuhr
erhöht sich die Lufttemperatur in einem Wärmeübertrager isobar auf T1. Der Prozess ist in Bild 9.16 im T,s-Diagramm dar-
gestellt.

4

3

T

p
1

1

s

p22

Bild 9.16: Idealer Kaltluft-Kreisprozess im T,s-Diagramm

Der Prozess wird mit Luft als perfektem Gas, also mit konstanten Stoffwerten, behandelt. Die bei der Verdichtung geleis-
tete spezifische isentrope Arbeit ist:

12 2 1 2 1( )t pw h h c T T= − = ⋅ −

Für die spezifische isentrope Expansionsarbeit erhalten wir analog:

34 4 3 4 3( )t pw h h c T T= − = ⋅ −

Die spezifische technische Kreisprozessarbeit ist die Summe beider Arbeiten.

2 1 4 3( )tKP pmw c T T T T= ⋅ − + −



9 Kältemaschinen- und Wärmepumpenprozesse 257

Die spezifische ab- und zugeführte Wärme erhält man als:

23 3 2 3 2( )ab pq q h h c T T= = − = ⋅ −

41 1 4 1 4( )zu pq q h h c T T= = − = ⋅ −

Die Leistungszahl der idealen Kältemaschine ist damit:

41 1 4
,

2 32 1 4 3

1 4

1

1
KW id

tKP

q T T
T Tw T T T T
T T

ε −
= = =

−− + − −
−

(9.18)

Für die isentropen Zustandsänderungen können die Temperaturen T2 und T4 bestimmt werden.

( 1) /
2 1 2 1( / )T T p p κ κ−= ⋅

( 1) / ( 1) /
4 3 4 3 3 1 2( / ) ( / )T T p p T p pκ κ κ κ− −= ⋅ = ⋅ (9.19)

Gleichung (9.19) in Gl. (9.18) eingesetzt, ergibt für die Arbeitszahl:

, ( 1) /
2 1

1
( / ) 1KM id p p κ κε −=

− (9.20)

Für die Wärmepumpe, die eher selten Anwendung findet, erhält man für die Arbeitszahl:

23 2 3
,

4 12 1 4 3

3 2

1

1
WP id

iKP

q T T
T Tw T T T T
T T

ε −
= = =

−− + − −
−

(9.21)

Die mit Gl. (9.19) berechneten Temperaturen eingesetzt, ergeben:

, ( 1) /
1 2

1
1 ( / )WP id p p κ κε −=

− (9.22)

Bild 9.17 zeigt die Arbeitszahlen des idealen Kaltgasprozesses für die Kältemaschine und Wärmepumpe.
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Bild 9.17: Arbeitszahlen des idealen Kaltluftprozesses für die Kältemaschine und Wärmepumpe als Funktion des Druckverhältnisses

Vergleicht man den Prozessverlauf mit dem der Carnot-Kältemaschine, fällt sofort auf, dass der Kaltluftprozess, ähnlich
wie der Jouleprozess bei den Wärmetransfers, starke Temperaturänderungen aufweist.

9.5.2 Realer Kaltgasprozess

Beim realen Prozess erfolgen die Verdichtung und Expansion nicht isentrop. Daher wird die Verdichtungsarbeit im Ver-
gleich zum Idealprozess größer und die Expansionsarbeit kleiner. Aus diesem Grund erhöht sich die Kreisprozessarbeit.
Bei Prozessen mit kleinen Druckverhältnissen, die höhere Arbeitszahlen liefern sollten, verursachen die Reibungsdruck-
verluste unverhältnismäßig großen, zusätzlichen Arbeitsaufwand. Bild 9.18 zeigt den Verlauf des Realprozesses.
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Bild 9.18: Realer Kaltgasprozess

Die genaue Berechnung des Prozesses muss mit den isentropen Wirkungsgraden des Verdichters und der Turbine und
mit realen Stoffwerten durchgeführt werden.

Für die spezifische Verdichtungsarbeit erhält man:

12 12 2 1 2 1/ ( ) /t p s iV s iVw w h h h hη η= = − = −

Für die Expansionsarbeit gilt:

34 34 4 3 4 3( )t p s iT s iTw w h h h hη η= ⋅ = − = − ⋅

Die Kreisprozessarbeit ist damit:

2 1 4 3tKPw h h h h= − + −

Bei den Wärmetransfers wird von außen keine Arbeit übertragen. Unter der Voraussetzung, dass die Änderungen der
kinetischen und potentiellen Energie vernachlässigbar sind, gilt für die transferierten Wärmen:

2323 hhqqab −==

4141 hhqqzu −==

 Die Arbeitszahlen des realen Prozesses sind:

1 4

2 1 4 3

zu
KM

tKP

q h h
w h h h h

ε −
= =

− + −
(9.23)

2 3

2 1 4 3

ab
WP

tKP

q h h
w h h h h

ε −
= =

− + −
(9.24)

Die inneren Irreversibilitäten verursachen eine erhöhte Kompressionsarbeit und eine verminderte Expansionsarbeit, was
die Leistungszahl erheblich reduziert. Bei Temperaturen oberhalb von –30 bis –40 °C wird der Kaltgasprozess kaum ver-
wendet, da der Kaltdampfprozess apparativ einfacher ist und bessere Arbeitszahlen liefert. Der Kaltgasprozess kommt in
der Praxis dann zur Anwendung, wenn tiefere Temperaturen benötigt werden. Mit interner Rekuperation können wesent-
lich tiefere Temperaturen als mit dem Kaltdampfprozess erreicht werden.

9.5.3 Kaltgasprozess mit Rekuperation

Wird das Arbeitsmittel Gas hoch verdichtet, auf Umgebungstemperatur gekühlt und dann expandiert, werden Temperatu-
ren von –150 °C erreicht. Da die Nutzung des kalten Gases von einer Wärmequelle tiefer Temperatur in einem nur sehr
geringen Temperaturbereich möglich ist, kann das etwas erwärmte kalte Gas genutzt werden, um das verdichtete Gas von
der Umgebungstemperatur noch weiter zu kühlen. Damit erreicht man eine verbesserte Arbeitszahl bei tieferer Temperatur.
Mit einem solchen Prozess kann sogar wie beim Luftverflüssigungsverfahren nach Linde das Gas verflüssigt werden. Dann
ist der Prozess allerdings nicht mehr ein reiner Gasprozess. Bild 9.19 zeigt das Schema und T,s-Diagramm eines Kaltgas-
prozesses mit Rekuperation.
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Bild 9.19: Schema und T,s-Diagramm des Kaltgasprozesses

BEISPIEL 9.6: Kaltluft-Kältemaschine

In einer Kaltluft-Kältemaschine saugt der Kompressor pro Sekunde 0,2 kg trockene Luft an und verdichtet sie mit einem
isentropen Wirkungsgrad von hiV = 0,80 auf 10 bar. Die verdichtete Luft wird zunächst in einem Wärmeübertrager mit
Kühlwasser auf  20 °C isobar gekühlt. Eine weitere Abkühlung auf –40 °C erfolgt in einem Rekuperator, bevor sie in der
Turbine mit einem isentropen Wirkungsgrad von hiT = 0,82 auf 1 bar expandiert. Anschließend erfolgt die isobare Wärme-
aufnahme, bei der die Luft um 60 K erwärmt wird. Die Turbinenwelle ist direkt an die Kompressorwelle gekoppelt, die
durch einen Elektromotor angetrieben wird. Die Luft wird als perfektes Gas angenommen.

Zu berechnen sind:
a) die Endtemperatur der Expansion
b) die erforderliche Antriebsleistung
c) die Leistungszahl der Kältemaschine.

Lösung

Schema

Annahmen

• Druckverluste in den Wärmeübertragern werden vernachlässigt.
• Kompression und Expansion erfolgen adiabat.
• Kinetische und potentielle Energie werden vernachlässigt.
• Luft wird als perfektes Gas mit κ = 1,4 angenommen.
• Mechanische Verluste werden vernachlässigt.

Analyse

a) Zur Bestimmung der Temperaturänderung in der Turbine wird zunächst die isentrope Zustandsänderung berechnet.

1
0,4
1,41

5 4
2

233,15 K 0,1 120,76 Ks
pT T
p

κ
κ
−

 
= ⋅ = ⋅ ⋅ = 

 

Mit dem isentropen Wirkungsgrad der Turbine kann die Endtemperatur der Expansion ermittelt werden.

5 4 4 5( )s iTT T T T η= − − ⋅ =140,99 K

b) Nach den Vorgaben ist die Temperatur am Austritt des Wärmeübertragers 60 K höher als am Turbinenaustritt, also
180,96 K. Die Temperatur T6 am Austritt des Rekuperators muss noch berechnet werden. Da die Massenströme und spezi-
fischen Wärmekapazitäten beider Stoffströme gleich groß sind, ist ihre Temperaturänderung auch gleich groß, also 60 K.
Die Temperatur T1 beträgt somit 260,98 K. Die spezifische Wärmekapazität des perfekten Gasses berechnet sich zu:

/( 1)pmc R κ κ= ⋅ −

w

1

zuq

6

5

2

Verdichter
3

abq

4

Rekuperator Turbine

tKP
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Die Enthalpieänderung der isentropen Kompression beträgt:

kJ/kg 4,01421

1

1

2
112 =
















−








⋅⋅=−

−
κ

κ

p
pTchh ps

Mit dem isentropen Wirkungsgrad wird die Enthalpieänderung bestimmt.

2 1 2 1( ) / 305,10  kJ/kgs iVh h h h η− = − =

Ähnlich erhält man für die Expansion:

1

1
4 3 3

2

1 92,61 kJ/kgp iT
ph h c T
p

κ
κ

η

− 
  − = ⋅ ⋅ − ⋅ = −     

Die Antriebsleistung ist:

2 1 4 3( )P m h h h h= ⋅ − + − =42,50  kW

c) Die Kälteleistung berechnet sich zu:

6 5( )K pmQ m c T T= ⋅ − =12,06  kW

Die Leistungszahl der Kältemaschine ist:

K
KM

Q
ε

P
= = 0, 284

Diskussion

Dieses Beispiel demonstriert, dass mit dem Kaltgasprozess sehr tiefe Temperaturen erreicht werden können. Allerdings
darf die Luft bei diesen Temperaturen und Drücken nicht mehr als ideales Gas behandelt werden. Die Leistungszahl wird
durch Dissipation bei der Verdichtung und Expansion wesentlich kleiner als die eines idealen Kaltdampfprozesses. Der
Rekuperator verringert das notwendige Verdichtungsverhältnis, was so die Antriebsleistung mindert.

9.6 Absorptionskältemaschinen und -wärmepumpen

Thermodynamisch gesehen sind Absorptionskältanlagen (absorption refrigerator) und -wärmepumpen Wärmetransforma-
toren. In ihnen wirkt zugeführte Wärme als Antriebsmaschine, die den Wärmetransfer zwischen Wärmequelle und Wärme-
senke ermöglicht. Technisch wird der Prozess mit Zweistoffgemischen (vorzugsweise Ammoniak-Wasser) realisiert. Die
Absorption der leichter siedenden Komponente (Ammoniak) ist durch das flüssige Gemisch die treibende Kraft des Pro-
zesses. Ähnlich wie der Kaltdampfprozess verfügt der Absorptionsprozess über einen Verdampfer und Kondensator. Der
prinzipielle Unterschied besteht jedoch darin, dass der Kompressor durch einen Hilfskreis ersetzt wird. Dieser besteht im
Wesentlichen aus einem Absorber (absorber), einem Kocher (generator), auch Austreiber genannt, einer Pumpe und einer
Drossel. Die benötigte Energie wird hier in Form von Wärme bei ausreichend hoher Temperatur zugeführt.
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9.6.1 Funktionsprinzip

Am Beispiel des Arbeitsstoffpaares Ammoniak-Wasser (NH3-H2O) wird das Funktionsprinzip als diskontiunierlicher Pro-
zess in zwei Schritten (Bild 9.20) erklärt.

Lösungsmittelpumpe

Kondensator

Umgebung

Umgebung

Absorber und Desorber räumlich getrennt

Verdampfer

NH
H O +2

reiche 
Lösung

QAbs

.

Absorber

3

NH

Kälteleistung

flüssiges
Ammoniak

.
zuQ
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1. Schritt
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Kälteleistung

NH

.
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Wasser-Ammoniak-
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NH
Austreiber
(Desorber)

arme 
Lösung

Q
.
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NH3
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3

HeizungQ
.

aus

3NH

Wasser als
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NH3
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Bild 9.20: Verdampfung des Ammoniaks und dessen Absorption im Absorber

Das Kältemittel ist Ammoniak (NH3), Wasser die Absorberflüssigkeit (absorbent).
Im ersten Schritt verdampft das Ammoniak im Verdampfer durch Wärmezufuhr und stömt zum Absorber, wo es sich im

Wasser löst. Die bei der Lösung frei werdende Wärme wird abgeführt. Die Ammoniakkonzentration steigt, wodurch sich
die Lösung „anreichert”. Dieser Vorgang kann fortgesetzt werden, bis entweder das flüssige Ammoniak verdampft oder die
Lösung Wasser-Ammoniak gesättigt ist.

Im zweiten Schritt unterbricht man die Kühlung im Absorber und beheizt die Wasser-Ammoniak-Lösung. Durch Wär-
mezufuhr wird das Ammoniak aus dem Wasser ausgetrieben und anschließend in Dampfform in das linke Gefäß geführt,
wo es bei Wärmeabfuhr an die Umgebung kondensiert. Der Absorber wird hier zum Austreiber, auch Desorber genannt,
umfunktioniert. Dieser Vorgang kann so lange fortgeführt werden, bis das gesamte Ammoniak aus der Lösung ausgetrie-
ben ist. Jetzt kann wieder mit dem 1. Schritt begonnen werden.

Die so beschriebenen zwei Prozessschritte können nicht kontinuierlich erfolgen. Das Gefäß auf der rechten Seite arbeitet
im 1. Schritt als Absorber und im zweiten Schritt als Austreiber (Desorber). Ersetzt man es durch zwei Gefäße, die mit einer
Pumpe verbunden sind, kann man die im Absorber angereicherte reiche Lösung mit einer Pumpe zum Austreiber pumpen.
Die Lösung mit nur geringer Konzentration (arme Lösung) kann über ein Ventil zum Absorber zurückgeführt werden.

Um den Prozess fortwährend zu betreiben, werden nun die zwei beschriebenen Prozesse gekoppelt (Bild 9.21). Mit einer
Pumpe wird die „reiche Lösung” aus dem Absorber auf einen höheren Druck in den Austreiber gepumpt, in dem das
Ammoniak durch äußere Wärmezufuhr aus der warmen Wärmesenke zunächst auf Siedetemperatur gebracht und dann
ausgetrieben (verdampft, desorbiert) wird. Dadurch vermindert sich im Austreiber die NH3-Konzentration der NH3-H2O-
Lösung. Diese „arme Lösung” strömt über ein Drosselventil in den Absorber zurück, wo sie erneut NH3 aufnehmen kann.

Das im Generator ausgetriebene Ammoniak wird im Kondensator verflüssigt, bevor es durch ein Drosselventil in den
Verdampfer gelangt, wo wieder eine Wärmezufuhr aus der kalten Wärmequelle stattfindet.
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Bild 9.21: Einfache Absorptionsmaschine

In dem Prozess wird an vier Stellen Wärme transferiert. Die abgeführten Wärmeströme vom Kondensator und Absorber
können zur selben warmen Wärmequelle transferiert werden. Der Wärmestrom zum Verdampfer kommt von der kalten
Wärmequelle. Der Wärmestrom zum Generator muss aus einer warmen Wärmequelle erfolgen. Er ist die treibende Kraft
des Prozesses. Der Index H veranschaulicht seine Funktion als Heizung. Zum Austreiben des Ammoniaks werden im
Generator Temperaturen von über 100 °C benötigt. Der Wärmestrom kann aus der Abwärme eines Prozesses, aus direkter
Verbrennung oder elektrischer Heizung stammen.



10 Feuchte Luft

Die Luft enthält praktisch immer einen gewissen Anteil an Wasser, entweder als Gas (Wasserdampf) oder in Form von Ne-
beltröpfchen oder Eiskristallen. Wegen möglicher Phasenänderungen ist feuchte Luft mit oder ohne Nebeltropfen bzw. Eis-
kristallen ein Gemisch besonderer Eigenschaften. Sind alle Komponenten gasförmig, wird die Mischung als ideales Gas
behandelt.

Die Theorie feuchter Luft benötigt man zur Auslegung von Lüftungs- und Klimaanlagen, Kühltürmen und Trocknungs-
prozessen. Die hier besprochenen theoretischen Gesetzmäßigkeiten gelten für andere Gas-Dampf-Gemische, die Stoffwer-
te sind entsprechend einzusetzen.

10.1 Zustandsgrößen feuchter Luft

Unter dem Begriff "feuchte Luft" (moist air) versteht man ein Gemisch aus trockener Luft und Wasser. Kommt in der Luft
Wasser nur in Form von Gas (Wasserdampf) vor, spricht man von ungesättigter feuchter Luft. Sind zusätzlich Wassertröpf-
chen (Nebel) oder Eiskristalle (Eisnebel) vorhanden, ist die Luft mit Wasserdampf gesättigt und hat eine Wasserbeladung.
Bei einem bestimmten Gesamtdruck wird feuchte Luft durch folgende Parameter charakterisiert: Temperatur, absolute
Feuchte, relative Feuchte, Partialdruck des Dampfes und Enthalpie.

Sind zwei von diesen fünf Parameter bekannt, können die restlichen über Zustandsgleichungen bestimmt werden.
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Bild 10.1: Zur Erklärung der feuchten Luft

10.1.1 Relative Feuchte

Die Komponenten der feuchten Luft (die trockene Luft und der Wasserdampf ) können bei nicht zu hohen Drücken in guter
Näherung als ideale Gase behandelt werden.

Nach dem Gesetz Daltons (Kapitel 2) verhalten sich die Einzelkomponenten einer Gasmischung in einem Raum so, als
ob sie allein in diesem Raum wären. Die Summe der Partialdrücke aller Einzelgase ergeben den Gesamtdruck

DL ppp += (10.1)

Hier ist  pL   der Partialdruck trockener Luft und pD der Partialdruck des Dampfes.
In trockener Luft befindet sich kein Dampf. Bringt man sie mit Wasser in Kontakt, was in der Natur praktisch immer der

Fall ist, „sieht“ das Wasser eine Umgebung mit Dampfpartialdruck von null und beginnt sofort zu verdunsten. Diese Ver-
dunstung kann so lange fortgesetzt werden, bis der Partialdruck des Dampfes den von der Temperatur der Luft bestimmten
Sättigungsdruck erreicht. Hier ist der Dampf in der Luft im thermodynamischen Gleichgewicht mit dem Wasser. Dies be-
deutet, dass in einem Gas nur so lange Dampf aufgenommen werden kann, bis der Partialdruck des Dampfes kleiner als der
Sättigungsdruck bei der Temperatur der Mischung ist. Bild 10.2 zeigt die Dampfdruckkurve des Wasserdampfes.
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Bild 10.2: Dampfdruckkurve des Wassers

Aus der Dampfdruckkurve ist ersichtlich, dass der Partialdruck des Wasserdampfes pD höchstens den Sättigungsdruck pDs
bei der Temperatur der feuchten Luft erreichen kann. Ist dies der Fall, kann die Luft kein Wasser mehr in Form von Dampf
aufnehmen, man spricht von gesättigter feuchter Luft.

Die relative Feuchte ϕ (relative humidity) feuchter Luft ist das Verhältnis des Dampfpartialdruckes zu seinem
Sättigungsdruck, der durch die Temperatur der feuchten Luft bestimmt wird.

)(ϑ
ϕ

Ds

D

p
p= (10.2)

Da der Partialdruck des Dampfes bei gegebener Temperatur höchstens Sättigungsdruck erreichen kann, bleibt ϕ stets
kleiner als eins. Wenn ϕ = 1 ist, spricht man von gesättigter feuchter Luft.

Die relative Feuchte ist eine sehr wichtige Größe, sie ist das Maß für unser Wohlbefinden und für die Aufnahmefähigkeit
von Feuchte bei Trocknungsprozessen.

10.1.2 Absolute Feuchte

Für technische Berechnungen benötigt man eine auf die Masse bezogene Definition der Feuchte. Die absolute Feuchte x
(absolute humidity) feuchter Luft, die auch als Wassergehalt bezeichnet wird, ist die Wassermasse, geteilt durch die Masse
der trockenen Luft. Das Wasser kann in Form von Dampf, Wasser oder Eis in der Luft vorhanden sein. Diese Definition hat
sich in der Praxis als zweckmässig erwiesen, da bei den meisten Prozessen die Masse der trockenen Luft mL konstant bleibt,
die Masse des Dampfes mD sich aber durch Verdunstung oder Taubildung verändert.

Damit ist die absolute Feuchte:

D

L

mx
m

= (10.3)

Bei der Definition der absoluten Feuchte ist zu beachten, dass sie nicht wie der Dampfgehalt auf die Gesamtmasse,
sondern auf die Masse der trockenen Luft bezogen ist. Damit kann sie Werte zwischen null (trockene Luft) und unend-
lich (reiner Dampf) annehmen.

Da sich die Masse feuchter Luft aus der Masse trockener Luft und der des Dampfes zusammensetzt, wird sie folgen-
dermaßen definiert:

(1 )L D Lm m m x m= + = + ⋅ (10.4)

Die absolute Feuchte gibt also die Wassermasse pro kg trockener Luft an. Das Gemisch hat dabei die Masse (1+x) . mL.
Mit der Zustandsgleichung der idealen Gase und den Gln. (10.2) und (10.3) kann der Zusammenhang zwischen absoluter

und relativer Feuchte in der ungesättigten feuchten Luft angegeben werden. Die Massen der trockenen Luft und die des als
Dampf vorhandenen Wassers, die sich bei Temperatur T im Volumen V befinden, sind:

TR
Vpp

TR
Vpm

L

D

L

L
L ⋅

⋅−=
⋅
⋅= )(

(10.5)
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TR
Vpm

D

D
D ⋅

⋅= (10.6)

In Gl. (10.4) eingesetzt, erhalten wir:

D L D

L D D

m R px
m R p p

= = ⋅
−

(10.7)

Mit der Definition der relativen Feuchte in Gl. (10.2) kann die absolute Feuchte als Funktion der relativen Feuchte
angegeben werden:

D L D

L D D

m R px
m R p p

ϕ
ϕ
⋅

= = ⋅
− ⋅ (10.8)

Gleichung (10.8) nach ϕ aufgelöst, ergibt:

/L D Ds

x p
R R x p

ϕ = ⋅
+ (10.9)

BEISPIEL 10.1: Partialdrücke der feuchten Luft

In einem Badezimmer herrscht die Temperatur von 24 °C bei einer relativen Feuchte von 60 % und dem atmosphärischen
Druck von 960 mbar. Mit Hilfe der Tabelle A2.1 sind folgende Größen zu bestimmen:

a) die Partialdrücke pD und pL in der Luft des Badezimmers
b) die absolute Feuchte x.

Analyse

a) In der Dampfdrucktabelle (A2.1) findet man für ϑ  = 24 °C den Dampfdruck  pDs von 29,86 mbar.                          .
Mit Gl. (10.2)  erhält man für den Partialdruck des Dampfes:

D Dsp pϕ= ⋅ =17,91 mbar

Der Partialdruck der Luft kann mit Gl. (10.1) bestimmt werden.

mbar 942,1=−= DL ppp

b) Die absolute Feuchte wird mit Gl. (10.7) berechnet.

( )
D L D

L D D

m R px
m R p p

⋅
= = = ⋅

⋅ −
-3 g11,8 10 = 11,8 

kg

10.1.3 Spezifisches Volumen ungesättigter feuchter Luft

Wie die absolute Feuchte wird auch das spezifische Volumen der Luft auf die Masse der trockenen Luft bezogen. Das
spezifische Volumen ist dann:

1 x L D
L

Vv v x v
m+ = = + ⋅

Der Index 1+x verdeutlicht, dass es sich um das spezifische Volumen der feuchten Luft handelt. Mit der idealen Gas-
gleichung erhält man:

1 ( )x L D
Tv R x R
p+ = ⋅ + ⋅ (10.10)
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Die Dichte feuchter Luft wird üblicherweies nicht auf die Masse trockener Luft bezogen. Sie ist der Quotient aus der
Masse der feuchten Luft, geteilt durch das Volumen.

1

(1 ) 1 (1 )
( )

L

x L D

m x x x p
V v R x R T

ρ
+

⋅ + + + ⋅= = =
+ ⋅ ⋅ (10.11)

BEISPIEL 10.2: Das spezifische Volumen feuchter Luft

Ein Behälter von 30 m3 enthält feuchte Luft mit der Temperatur von 30 °C und dem Druck von 98 kPa mit einer relativen
Feuchte von 0,5.

Zu berechnen sind die Masse der trockenen Luft, die der Feuchte (Dampfmasse) und das spezifische Volumen der feuch-
ten bzw. trockenen Luft.

Analyse

Aus Tabelle A2.1 erhält man pDs(30 °C) = 42,47 mbar. Jetzt kann mit den Gln. (10.2) und (10.5) die Masse der trockenen
Luft berechnet werden:

3( ) (98000 0,5 4 247) Pa 30 m
287,10 J/(kg K) 303,15 K

Ds
L

L

p p V
m

R T
ϕ− ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
33,05 kg

Die Dampfmasse ist analog zu ermitteln:

kg 0,455=
⋅

⋅⋅
=

TR
Vpm

D

Ds
D

ϕ

Zur Bestimmung des spezifischen Volumens der ungesättigten feuchten Luft mit Gl. (10.10) benötigt man die absolute
Feuchte. Sie ist der Quotient, gebildet aus Dampf- und Luftmasse:

0, 455 0,01378
33, 05

D

L

mx
m

= = =

Das spezifische Volumen ist damit:

( )1
303,15 K kJ287,1 0,01378 461,53 0
98000 Pa kg Kxv +

⋅= ⋅ + ⋅ ⋅ =
⋅ ⋅

3m,9078 
kg

Das gleiche Ergebnis erhält man, wenn man das Volumen mit der Masse trockener Luft teilt.

1 /x Dv V m+ = = 30,9078 m /kg

Das spezifische Volumen trockener Luft aus der idealen Gasgleichung ist:

287,1 J/(kg K) 303,15 K
98000 Pa

L
L

R Tv
p
⋅ ⋅ ⋅ ⋅= = =

⋅ 3
kg0,8881 
m

Diskussion

Das spezifische Volumen feuchter Luft ist wegen Nichtberücksichtigung des darin enthaltenen Wasserdampfes kleiner
als das trockener Luft.
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10.1.4 Spezifische Enthalpie feuchter Luft

10.1.4.1 Ungesättigte feuchte Luft

Ungesättigte feuchte Luft ist eine Gasmischung. Ihre Enthalpie wird, wie in Kapitel 2 beschrieben, bestimmt. Die spezifi-
sche Enthalpie wiederum wird auf die Masse trockener Luft bezogen. Die Enthalpie feuchter Luft beträgt:

DDLLDLfeuchtL hmhmHHH ⋅+⋅=+=,

Die auf die Masse mL der trockenen Luft bezogene spezifische Enthalpie mit der Bezugstemperatur ist:

,
1

L feucht D
x L D pL D

L L

H m
h h h c x h

m m
ϑ+ = = + ⋅ = ⋅ + ⋅

Die spezifische Enthalpie des Dampfes hD enthält neben der Sattdampfenthalpie Überhitzungsenthalpie.

D v pDh h c ϑ= ∆ + ⋅

Dabei ist ∆hv die Verdampfungsenthalpie des Dampfes bei 0 °C. Somit gilt für die spezifische Enthalpie der ungesättigten
feuchten Luft:

1 ( )x pL v pDh c x h cϑ ϑ+ = ⋅ + ⋅ ∆ + ⋅ (10.12)
Gültigkeitsbereich: x ≤ xs

Für Temperaturen unter 100 °C können in guter Näherung folgende Stoffwerte  eingesetzt werden:

 cpL = 1,004 kJ/(kg K)                       ∆hv = 2 501 kJ/kg                         cpD = 1,860 kJ/(kg K)

Für Temperaturen über 100 °C sind die Mittelwerte der spezifischen Wärmekapazitäten und die Dampfenthalpie zu ver-
wenden.

Die spezifische Enthalpie feuchter Luft wird auf die Masse der darin enthaltenen trockenen Luft bezogen.
Steigt die Masse des Dampfes in feuchter Luft so weit an, dass die absolute Feuchte größer wird als ein nach Gl. (10.7)

mit ϕ = 1 gerechneter Wert xs, ist die feuchte Luft übersättigt und die überschüssige Feuchte kondensiert aus. Oberhalb der
Temperatur von 0,01 °C enthält dann die feuchte Luft Wasser in Form von feinsten Tröpfchen. Ein solches Gemisch wird
Wassernebel genannt. Bei Temperaturen unter 0,01 °C scheidet das Wasser als Eis, Schnee oder Reif in fester Form aus
(Eisnebel).

Bei diesen Zuständen spricht man von übersättigter feuchter Luft; die absolute Feuchte x ist dann größer als xs im gesät-
tigten Zustand.

10.1.4.2 Flüssigkeitsnebel

Die Masse übersättigter feuchter Luft besteht aus der der trockenen Luft mL, dem gesättigten Dampf mD = xs 
. mL und den

Wassertröpfchen mW = (x – xs) 
. mL. Die spezifische Enthalpie eines solchen Gemisches entspricht jener im gesättigten

Zustand, vergrößert um die auf die Luftmasse bezogene Enthalpie der Wassertröpfchen

1 ( ) ( )x pL s v pD s ph c x h c x x cϑ ϑ ϑ+ = ⋅ + ⋅ ∆ + ⋅ + − ⋅ ⋅ (10.13)

mit cpF = 4,19 kJ/(kg K) als spezifische Wärmekapazität des flüssigen Wassers.

10.1.4.3 Eisnebel

Bei Temperaturen unterhalb von 0 °C besteht die überschüssige Feuchte aus Eis oder Schnee. Ähnlich wie im Fall des Was-
sernebels trägt das Eis zur Veränderung der Sättigungsenthalpie des Gemisches bei. Im Unterschied zum Wassernebel ist
beim Eis neben der spezifischen Enthalpie cpE . ϑ  zuätzlich noch die Schmelzenthalpie ∆hs zu berücksichtigen.

In Gl. (10.13) wird der Enthalpiebeitrag des Wassers durch den des Eises einschließlich dessen Schmelzenthalpie ersetzt.

Beitrag derBeitrag der
SchmelzenthalpieEnthalpie des Eises

( ) ( )s pE s sx x c x x hϑ− ⋅ ⋅ − − ⋅∆

Die Schmelzenthalpie hat ein negatives Vorzeichen, da sie bei der Eisbildung frei wird. Für die spezifische Enthalpie des
Gemisches gilt:
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1 ( ) ( ) ( )

für  und 0 °C
x pL s v pD s pE s

s

h c x h c x x c h
x x

ϑ ϑ ϑ
ϑ

+ = ⋅ + ⋅ ∆ + ⋅ + − ⋅ ⋅ − ∆

> < (10.14)

Dabei sind cpE = 2,04 kJ/(kg K) die spezifische isobare Wärmekapazität und ∆hs = 333,5 kJ/kg die Schmelzenthalpie bei
0 °C .

BEISPIEL 10.3: Spezifische Enthalpie feuchter Luft

Feuchte Luft hat die Temperatur von 15 °C, den Druck von 1 bar und die relative Feuchte von 0,45.
Zu berechnen sind:

a) die spezifische Enthalpie feuchter Luft
b) die spezifische Enthalpie trockener Luft bei gleicher Temperatur.

Analyse

a) Damit man die spezifische Enthalpie feuchter Luft berechnen kann, muss zuerst die absolute Feuchte bestimmt wer-
den. Aus Tabelle A2.1 erhält man den Sättigungsdruck des Dampfes: pDs(15 °C) = 17,09 mbar.

Nach Gl. (10.7) ist die absolute Feuchte:

0,45 17,090,622
1000 0,45 17,09

DsL

D Ds

pRx
R p p

ϕ
ϕ
⋅ ⋅= ⋅ = ⋅ = ⋅

− ⋅ − ⋅
-3 g4,81 10 = 4,81 

kg

Die spezifische Enthalpie feuchter Luft wird mit Gl. (10.12) berechnet.

3
1 [1,004 15 4,81 10 (2501 1,86 15)] kJ/kgxh −
+ = ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ =27, 23  kJ/kg

b) Die spezifische Enthalpie trockener Luft ist:

1 ( 0) (1,004 ) kJ/kgxh x ϑ+ = = ⋅ ⋅ =15,06  kJ/kg

Diskussion

Die spezifische Enthalpie feuchter Luft weicht bei gleicher Temperatur wesentlich von der trockener Luft ab. Verant-
wortlich dafür ist hauptsächlich die Verdampfungsenthalpie des Wassers. Bei thermischen Analysen sind nur Enthalpie-
änderungen relevant. Bei einer Zustandsänderung mit konstanter absoluter Feuchte ist die Enthalpieänderung der feuchten
Luft fast identisch mit der der trockenen Luft. Die Änderung der absoluten Feuchte bewirkt eine starke zusätzliche Enthal-
pieänderung, weil bei diesem Vorgang Wasser verdampft oder kondensiert.

10.2 Mollier-h,x-Diagramm feuchter Luft

Das h,x-Diagramm ist ein praktisches Hilfsmittel zur grafischen Darstellung isobarer Prozesse feuchter Luft und zur ra-
schen Bestimmung der Zustandsgrößen. Dieses Diagramm wurde 1923 vom deutschen Maschinenbauingenieur Richard
Mollier vorgestellt.

Hier wird der konstruktive Aufbau des Diagramms besprochen. In einem schiefwinkligen Koordinatensystem ist x die
Abszisse und h die Ordinate.

Zunächst behandeln wir das Gebiet ungesättigter feuchter Luft. In diesem Bereich ist die spezifische Enthalpie als Funk-
tion von x und ϑ  durch Gleichung (10.12) gegeben. Von Mollier wurde festgelegt, dass bei ϑ  = 0 °C die Isotherme eine
horizontale Gerade ist. Für die Steigung der Isenthalpen gilt nach den Gln. (10.11) und (10.12):

1 x
v pD

dh
h c

dx
ϑ+ = ∆ + ⋅

Da die 0 °C-Isotherme eine waagerechte Gerade ist, muss die 0-Isenthalpe schräg nach unten verlaufen. Wir erhalten
damit ein schiefwinkliges Koordinatensystem. Die x- Achse verläuft parallel zu den Isenthalpen. Wegen der besseren Dar-
stellung wird sie in den h,x-Diagrammen als horizontale Hilfachse dargestellt. Die Isothermen haben im Gebiet der ungesät-
tigten Luft die Steigung cpD . ϑ   und bei x = 0 den Abstand von  cpL 

. ϑ . Die Isenthalpen sind äquidistante Linien (Bild 10.3).



10 Feuchte Luft 269

x    h

pL

ϑ

h
1 +

schiefwinklige

     -Achse

x
W

W

= 0x

.

x1 +h

1 +x

h c

projizierte Hilfsachse    
v∆

x

ϑ

= 0 °Cϑ
.

1ϑ

.x
1

c .
pD 1

Bild 10.3: h,x-Diagramm feuchter Luft. Verlauf der Isothermen und Isenthalpen

Die Linie, bei der die relative Feuchte den Wert ϕ  = 1 hat, ist die Sättigungslinie. Mit der Dampftafel in Tabelle A2.1
kann zu jeder Temperatur der Sättigungsdruck bestimmt, mit Gl. (10.7) der Sättigungswert der absoluten Feuchte xs be-
rechnet werden. Damit ist jedem Wert von x zu jeder Temperatur der Ort der Sättigungslinie zugeordnet, ebenso ein
Dampfdruck zu jedem Wert von x. Bild 10.4 zeigt die Konstruktion der Sättigungslinie und die der Linien konstanter rela-
tiver Feuchte.

x
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ϑ(   )1

= 1ϕ
ϕ

Bild 10.4: Konstruktion der Sättigungslinie und die der Linie konstanter relativer Feuchte

Die Linien konstanter relativer Feuchte konstruiert man, indem für eine Temperatur der Sättigungsdruck bestimmt und
mit entsprechender relativer Feuchte nach Gl. (10.7) der Wert der absoluten Feuchte berechnet wird. Der Schnittpunkt der
Linien der Temperatur und absoluten Feuchte ist der Ort der relativen Feuchte. Bei anderen Temperaturen verfährt man
entsprechend und zeichnet die Linie der relativen Feuchte ein.

Das Vorgehen für die Isothermen des Wassernebel- und Eisnebelgebiets ist analog zu dem im ungesättigten Gebiet. Bild
10.5 zeigt die Konstruktion der Kurven.
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Eis

h
= 0x

ϑ

1+

ϑ
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x
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x  c.

1
ϑ

=1ϕ

pW
ϑ1
.

Bild 10.5: Konstruktion der Isothermen im Wasser- und Eisnebelgebiet

Im Anhang B3 und B4 sind detaillierte h,x-Diagramme zu finden, in denen auf der Ordinate anstelle der Enthalpie h1 + x
die Temperatur aufgetragen ist.
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10.2.1 Druckabhängigkeit relativer Feuchte

Die Linien konstanter relativer Feuchte und die Nebelgebiet-Isothermen in dem für einen bestimmten Druck konstruierten
Mollier-h,x-Diagramm gelten nur für diese Drücke. Bei der Benutzung dieses Diagramms für andere Drücke muss man
Umrechnungen durchführen.

Die Gleichungen (10.2) und (10.7) liefern:

( )
0,622

Dsp x
p x

ϕ ϑ⋅
=

−

Für feuchte Luft mit gegebenen Werten der absoluten Feuchte ϕ, Temperatur ϑ  und Druck p gilt:

0
0

( , ) px
p

ϕ ϕ ϑ= ⋅ (10.15)

Dabei ist ϕ0 die relative Feuchte im h,x-Diagramm und p0 der Druck, der für das Diagramm gilt. Dieser Zusammenhang
ermöglicht die Konstruktion eines vom Druck unabhängigen Mollier-h,x-Diagramms, indem man anstelle der relativen
Feuchte ϕ neu ϕ /p als Parameter einsetzt (vgl. Diagramme B3 bzw. B4).

Die Nebelisothermen verschieben sich bei Änderung des Gesamtdruckes parallel zu ihrer ursprünglichen Lage, da die
Steigung der Isothermen vom Druck unabhängig ist.

Die Gl. (10.15) zeigt, dass die relative Feuchte bei gegebenen Werten für x und ϑ  mit dem Gesamtdruck zunimmt. Wird
z. B. bei einer Temperatur von 30 °C und einer absoluten Feuchte von x = 0,018 im Diagramm der Wert ϕ /p = 0,7 Pa-1

abgelesen, entspricht dies beim Druck von p = 1 bar der relativen Feuchte von 0,7 und bei 1,4 bar der relativen Feuchte von
0,910.

BEISPIEL 10.4: Feuchte Luft bei erhöhtem Druck

Bei einem Druck von 1,8 bar ist der Zustand feuchter Luft mit der Temperatur von 40 °C und relativen Feuchte von 0,8
angegeben.

Zu bestimmen sind:
a) die absolute Feuchte x1 und die spezifische Enthalpie h1+x
b) der maximale Druck, bei dem die Feuchte noch im Dampfzustand ist.

Analyse

a) Zur Bestimmung der absoluen Feuchte kann Diagramm B4 benutzt werden. Für die Größe ϕ /p erhält man 0,44. Aus
dem Diagramm B4 im Anhang liest man folgende Werte ab:

 x = 0,022 h1 + x = 94 kJ/kg

Die berechneten genaueren Werte sind x = 0,021   und h1 + x = 94,5 kJ/kg

b) Nach Gl. (10.15) gilt für die relative Feuchte:

0
0

( , ) px
p

ϕ ϕ ϑ= ⋅

Die maximale relative Feuchte hat den Wert von 1, der bei folgendem Druck erreicht wird:

bar 2,25===
8,1/8,0

1
/ p

p max
max ϕ

ϕ

Diskussion

Eine Druckerhöhung hebt den Partialdruck des Dampfes proportional zum Gesamtdruck an. Kühlt man die verdichtete
Luft, scheidet sich Kondensat aus. Dies ist bei mehrstufiger Verdichtung in Kompressoren zu beachten, d. h., wegen der
Rückkühlung des Gases ist die anfallende Feuchte abzuführen.
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10.3 Isobare Zustandsänderungen feuchter Luft

10.3.1 Wärmetransfer

Führt man feuchter Luft Wärme zu oder ab, bleibt die absolute Feuchte konstant. Die Temperatur, Enthalpie und die
relative Feuchte ändern sich. Eine Wärmezufuhr verringert die relative Feuchte, die Luft wird also „trockener“, was man im
h,x-Diagramm auch sieht. Wärmeabfuhr erhöht die relative Feuchte und kann zur Nebelbildung führen.

Bei stationärem Wärmetransfer wird die zu- oder abgeführte Wärme mit dem ersten Hauptsatz berechnet:

12 1 2 1 1( ) ( )L x xQ m h h+ + = ⋅ −  (10.16)

Bild 10.6 zeigt die Erwärmung der feuchten Luft durch Wärmezufuhr.
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Bild 10.6: Erwärmung feuchter Luft im h,x-Diagramm

BEISPIEL 10.5:  Erwärmung feuchter Luft

Feuchte Luft mit 5 °C Temperatur und einer relativen Feuchte von 0,6 wird isobar bei einem Druck von 1 bar auf 25 °C
erwärmt.

Mit Hilfe des Mollier-h,x-Diagramms B4 sind die spezifische zuzuführende Wärme und die relative Feuchte nach der
Erwärmung zu bestimmen.

Lösung

Analyse

Aus dem Mollier-h,x-Diagramm in Anhang B4 liest man ab:

    bei ϑ 1 = + 5 °C und ϕ1 = 0,6: (h1 + x)1 =   3 kJ/kg xW1 = 3,3 . 10-3

    bei ϑ 2 = + 25 °C und xW2 = xW1: (h1 + x)2 = 33 kJ/kg ϕϕϕϕϕ2 = 0,17

Damit ist die zuzuführende spezifische Wärme:

q12 = (h1 + x)2 – (h1 + x)1 = 20,0 kJ/kg

Diskussion

Durch Zufuhr der spezifischen Wärme q12 = 20,0 kJ/kg sinkt die relative Feuchte ϕ von 0,6 auf 0,17. Beispiel 10.3 zeigte,
dass sich die Enthalpie mit Zunahme der absoluten Feuchte gegenüber der trockenen Luft stark verändert. Bei der Zu-
standsänderung mit konstanter absoluter Feuchte ist die Änderung der Enthalpie praktisch gleich der der trockenen Luft.
Mit cp = 1,004 kJ/(kg K) beträgt die errechnete Enthalpieänderung 20,1 kJ/kg.
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10.3.2 Kühlung mit Taubildung

Wird feuchte Luft gekühlt, erhöht sich die relative Feuchte. Bei der Zustandsänderung von 1 nach 2 erreicht die relative
Feuchte im Grenzfall den Wert von 1 und die Luft ist gesättigt. In Bild 10.7 ist es der Zustandspunkt S, man nennt ihn
Taupunkt. Kühlt man die Luft weiter ab, schlägt sich je nach Kühlung entweder Feuchte an einer kälteren Wand nieder oder
es bildet sich Nebel. Die Ausscheidung des Wassers erfolgt bei der Zustandsänderung vom Punkt S zum Punkt 2.

Den Vorgang der Ausscheidung von Feuchte aus der Luft nennt man Taubildung bzw. bei Temperaturen unterhalb
von 0 °C Reifbildung.

In der Technik ist der in Bild 10.7 beschriebene Vorgang bei der Kühlung feuchter Luft oft anzutreffen (z. B. Kondensat-
trockner, Kühlturm), Zustand 2 wird in der Praxis  jedoch nicht erreicht. Strömt die Luft einer kalten Wand entlang, bildet
sich in der Luft ein Temperaturprofil. In Wandnähe kühlt sich die Luft auf den Sättigungszustand ab, an der Wand schlägt
sich Wasser nieder. In den von der Wand entfernteren Regionen bleibt die Luft ungesättigt. Bildet man für die Temperatur
und relative Feuchte des Luftstroms einen Mittelwert, ist die Luft am Zustandspunkt 2 immer noch ungesättigt, die absolute
Feuchte nimmt jedoch ab. Bild 10.8 zeigt den realen Kühlvorgang, gebildet mit den mittleren Zustandswerten der feuchten
Luft.

h
1+x )

(

ϑ

ϑ

2 ϑ
2

2

ϑ

ϑ
s

τ

h1+x

1

x

h
1+x )

(

2

s

s

h
1+x )

( = 1ϕ
1

1

                
ϑ

h
1 + x

x x2 1

h
1+x )

(
2

2

2

x

= 1
1 1

h
1+x )

(
ϕ

1

ϑ

Bild 10.7: Taupunkt und Taubildung Bild 10.8: Reale Zustandsänderung bei der
Kühlung mit Taubildung

Da bei dem Prozess ein Teil des Wasserdampfes als Wasser entfernt wird, muss dies bei der Bestimmung des abzuführen-
den Wärmestromes berücksichtigt werden. Die Energiebilanzgleichung liefert:

12 1 2 1 1 2 1( ) ( ) ( )L x x WQ m h h x x h+ + = ⋅ − + − ⋅  (10.17)

Der Massenstrom der Luft, multipliziert mit der Änderung der absoluten Feuchte, ist der Massenstrom des ausgeschiede-
nen Wassers.

2 1( )W Lm m x x= ⋅ − (10.18)

BEISPIEL 10.6:  Kühlung feuchter Luft

In einem Kühler werden 1 500 m3/h feuchte Luft mit der Temperatur von 26 °C und relativer Feuchte von ϕ1 = 0,6 bei 1 bar
Gesamtdruck gekühlt. Am Austritt des Kühlers beträgt die Temperatur 14 °C, die relative Feuchte 0,9. Das Wasser, das von
den Kühlflächen am Austritt abtropft, hat die Temperatur von 10 °C.

Zu bestimmen sind:
a) der Zustand (h1 + x)2 und xW2 der gekühlten Luft am Kühleraustritt
b) der Kondensatmassenstrom und Wärmestrom.
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Lösung

Annahmen

• Das austretende Gemisch ist im ganzen Austrittsquerschnitt homogen.
• Das Kondensat verlässt den Kühler mit 10 °C.

Analyse

Wir tragen die Zustandspunkte in das h,x-Diagramm ein:

Punkt 1: ϕ1/p = 0,6/bar                ϑ1 = 26 °C
Punkt 2: ϕ2/p = 0,9/bar                ϑ2 = 14 °C

a) Im Mollier-h,x-Diagramm im Anhang B3 lesen wir ab:

Punkt 1: (h1 + x)1 = 59,0 kJ/kg               xW1 = 11,8 . 10-3

Punkt 2: (h1 + x)2 = 37,0 kJ/kg               xW2 = 9,2 . 10-3

b) Um den anfallenden Kondensatmassenstrom zu berechnen, muss zunächst der Luftmassenstrom ermittelt werden.
Dazu wird zunächst das spezifische Volumen der feuchten Luft am Eintritt mit Gl. (10.10) berechnet.

31
1 ( ) 0,8765 m /kgx L D

Tv R x R
p+ = ⋅ + ⋅ =

Der Massenstrom der trockenen Luft ist:

3
1

3
1

1500 m 1 kg 0,475  kg/s
3600 s 0,8765 mL

x

V
m

v +

= = ⋅ ⋅ ⋅ =

Den gesuchten Wassermassenstrom erhält man als:

1 2( )  W Lm m x x= ⋅ − = ⋅ =-31,688 10 kg/s 6,076 kg/h

Der Wärmestrom wird mit Gl. (10.17) bestimmt.

12 1 2 1 1 2 1( ) ( ) ( )

0,495 kg/s (37 58,5 0,00355 4,19 10) kJ/kg
L x x pWQ m h h x x c ϑ+ + = ⋅ − + − ⋅ ⋅ = 

= ⋅ − − ⋅ ⋅ = −10,29 kW

Diskussion

Analysiert man die Beiträge der Komponenten zum Wärmestrom, ist ersichtlich, dass die Abkühlung der Luft und Kon-
densation des Dampfes etwa gleich viel zum Wärmetransfer beitragen. Der durch das Wasser abgeführte Wärmestrom
beträgt nur 0,7 %.

10.4 Mischung zweier feuchter Luftmassen

Zwei Massenströme feuchter Luft werden miteinander vermischt. Beide Massenströme und ihre Zustandsgrößen haben den
Index 1 und 2, die Mischung den Index M. Folgende Bilanzen können aufgestellt werden:

Massenbilanz trockener Luft: LMLL mmm =+ 21 (10.19)

Massenbilanz Wasserdampf: MLMLL xmxmxm ⋅=⋅+⋅ 2211 (10.20)

Enthalpiebilanz: MxLMxLxL hmhmhm )()()( 1212111 +++ ⋅=⋅+⋅ (10.21)

Gleichung (10.19) in (10.20) bzw. (10.21) eingesetzt, ergibt:

)()( 2211 xxmxxm MLML −⋅=−⋅ (10.22)
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1 1 1 1 2 1 1 2( ) ( ) ( ) ( )L x x M L x M xm h h m h h+ + + +   ⋅ − = ⋅ −    (10.23)

Daraus erhält man folgende Proportionalitätsbeziehung:
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Die Änderungen der absoluten Feuchte und die der spezifischen Enthalpie sind umgekehrt proportional zur Masse bzw.
zum Massenstrom. Das bedeutet, dass der Mischpunkt M auf der Verbindungsgeraden der Zustandspunkte 1 und 2 liegt.
Diese so genannte Mischgerade wird im Verhältnis der Luftmassenströme geteilt.
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Bild 10.9: Mischen zweier feuchter Luftmassen

Zur Konstruktion des Mischpunktes werden die beiden Zustandspunkte mit der Mischgeraden verbunden. Vom Zu-
standspunkt 1 zeichnet man eine Linie der Länge l2, die proportional zur Masse m2 ist (z. B. bei 1 kg Masse 1 cm), senkrecht
nach unten ein. Von dem Zustandspunkt 2 wird eine Linie der Länge l1, die proportional zur Masse m1 (z. B. bei 2 kg Masse
2 cm) ist, senkrecht nach oben eingezeichnet. Die Endpunkte der beiden eingezeichneten Linien werden miteinander durch
eine Gerade verbunden, deren Schnittpunkt mit der Mischgeraden der Mischpunkt M ist.
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Bild 10.10: Mischpunkt im Nebelgebiet

Mischt man kalte Luft hoher relativer Feuchte mit warmer Luft hoher relativer Feuchte, kann der Mischpunkt im Nebel-
oder Eisnebelgebiet liegen. Aus Bild 10.10 ist ersichtlich, dass bei der Vermischung zweier gesättigter Luftmassen ver-
schiedener Temperaturen immer Nebel- oder Eisnebel entsteht.

Damit ist die Nebelbildung in Kühltürmen zu erklären. Die eintretende Luft wird vom wärmeren Wasser erwärmt und
dabei bis oder beinahe bis zur Sättigung mit Wasserdampf beladen. Über der Kühlturmfläche ist die Temperatur der Luft
nicht homogen. Das Vermischen dieser feuchten Luftmassen hoher relativer Feuchte führt zur Nebelbildung.
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BEISPIEL 10.7: Vermischung zweier feuchter Luftmassen

Die folgenden zwei feuchten Luftmassen sollen gemischt werden:

Masse 1: mL1 =  1 000 kg  ϑ1 = 20 °C ϕ1 = 0,7
Masse 2: mL2 =  3 000 kg  ϑ 2 = 40 °C ϕ2 = 0,4

Die Zustandsgrößen xM, hM und ϑM der Mischluft sind zu bestimmen.

Lösung

Annahmen

• Die Mischung erfolgt bei 1 bar Druck.
• Die zu vermischenden Massen und die Mischung selbst sind homogen.

Analyse

Die Zustandspunkte der Luftmassen trägt man in das h,x-Diagramm ein und zeichnet die Mischgerade ein. Von Punkt 1
wird eine Linie, die proportional zur Luftmasse 2 ist (z. B. 30 mm), senkrecht nach oben eingezeichnet. Von Punkt 2 zeich-
net man eine Linie, die proportional zur Luftmasse 1 ist (z. B. 10 mm), senkrecht nach unten ein. Die Endpunkte beider
Linien werden verbunden, der Schnittpunkt ist der Zustandspunkt der Mischung. Aus dem Diagramm B3 lesen wir ab:

Punkt 1:   x1 = 10,3 g/kg                 (h1 + x)1 = 47 kJ/kg
Punkt 2:   x2 = 19,0 g/kg                 (h1 + x)2 = 89 kJ/kg

Punkt M:  xM = 17 g/kg                    (h1 + x)M = 78 kJ/kg                            ϑϑϑϑϑM = 35 °C

Diskussion

Die Bestimmung des Mischpunktes könnte rechnerisch sehr einfach durchgeführt werden, mit der Konstruktion im h,x-
Diagramm wird der Prozess veranschaulicht.

BEISPIEL 10.8: Berechnung der Massenströme eines Kühlturms

In einen Kühlturm strömt Umgebungsluft bei 1 bar Druck mit der Temperatur von 10 °C und relativer Feuchte von 0,4 ein.
Am Austritt des Kühlturms hat die Luft eine Temperatur von 20 °C, die absolute Feuchte ist um 0,002 größer als der Wert
bei Sättigung. Im Kühlturm soll die Luft den Wärmestrom von 2 000 MW aufnehmen.

Zu berechnen sind die Massenströme trockener Luft und des Wassers, das aus dem Kühlwasser aufgenommen wird.

Lösung

Schema

Annahmen

• Der Prozess ist isobar und reibungsfrei.
• Die Änderung der kinetischen Energie der Luft bleibt unberücksichtigt.
• Die Temperatur der Luft ist am Ein- und Austritt des Kühlturms jeweils uniform.

Luft Luft20 °C
Wx  = x

Kühlwasser

Luft

W

= 0,6ϕ
Luft

10 °C

+ 0,002s
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Analyse

Der Prozess wird in das h,x-Diagramm eingetragen. Zustandspunkt 2 liegt im Schnitt-
punkt der Nebelgebiet-Isotherme von 20 °C und der Linie der absoluten Feuchte von
xs(20 °C) + 0,002. Aus dem Diagramm B3 liest man folgende Werte ab:

x1 = 0,0046                         (h1 + x)1 = 18 kJ/kg
xs = (20 °C) = 0,0148                 x2 = 0,0168
(h1 + x)2=h1 + x(20 °C, x2) = 58 kJ/kg

Die Zustandsänderung erfolgt isobar und reibungsfrei. Der Wärmstrom ist damit das
Produkt der Enthalpieänderung und das der trockenen Luft. Für den notwendigen Luft-
massenstrom erhalten wir:

1 2 1 1( ) ( )x x

Qm
h h+ +

= =
−

50000 kg/s

Pro kg Luft ist die aufgenommene Wassermasse durch die Änderung der relativen Feuchte von xW1 nach xW2 gegeben.
Damit beträgt der Wassermassenstrom:

2 1( )Wm m x x= ⋅ − = 685 kg/s

Diskussion

Die Berechnung des Massenstromes bedarf der Annahme, dass die Temperaturen am Ein- und Austritt des Kühlturms
uniform sind. Dies trifft für den Eintritt zu. Am Austritt ist die Temperatur am Rand etwas tiefer als in der Mitte, da hier die
Luft länger in Kontakt mit dem warmen Kühlwasser ist, was zur Nebelbildung führt.

10.5 Befeuchten mit Wasser oder Wasserdampf

Wird Luft mit Wasser oder Wasserdampf vermischt, erhöht sich die absolute Feuchte. Eine Möglichkeit für das Einbringen
von Wasser ist das direkte Einspritzen feiner Tröpfchen, die aber auch Anteile vom Nassdampf sein können. Die wesentlich
häufigere Möglichkeit ist, dass beim Kontakt feuchter Luft mit Wasser dieses verdunstet. Damit das Wasser verdunsten
kann, kühlt sich die Luft entsprechend ab.

Beim Mischen von Wasser oder Dampf kann der Zustand des Wassers oder Dampfes nicht im h,x-Diagramm darge-
stellt werden, weil die absolute Feuchte des Dampfes und Wassers unendlich ist.

Die Richtung der Mischung kann im h,x-Diagramm dargestellt werden. Dazu wird die Enthalpie nach der absoluten
Feuchte abgeleitet.

Für den Mischvorgang lautet die Wasser- und Enthalpiebilanz wie folgt:

Wasserbilanz: L W L Mm x m m x⋅ + = ⋅

Enthalpiebilanz: 1 1 1( ) ( )L x W W L x Mm h m h m h+ +⋅ + ⋅ = ⋅

Die Änderung der absoluten Feuchte ∆xW ist die zugeführte Wassermasse, geteilt durch die Masse der trockenen Luft.
Man erhält somit für die absolute Feuchte der Mischung

L W W
M

L L

m x m m
x x x x

m m
⋅ +

= = + = + ∆

Der Term mW/mL entspricht der auf die trockene Luftmasse bezogene Änderung der absoluten Feuchte. Aus der
Enthalpiebilanz erhält man:

1 1 1
( )L x M L x x

W
W

m h m h h
h

m x
+ + +

⋅ − ⋅ ∆
= =

∆ (10.25)

h

1 2x

110 °C

x1+

20 °C
20 °C (       )h

(       )1+x
h

1

xxs x

+ 0,002sx
2

1+x

ϕ = 1

2

0,4
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Gleichung (10.27) zeigt, dass die Steigung der Mischgeraden die Enthalpie des Wassers hW ist. Im h,x-Diagramm ver-
läuft der Randmaßstab um die Achsen. Ausgehend vom Pol 0, der in den Diagrammen B3 und B4 der Schnittpunkt der
Nullenthalpielinie mit der 0 °C-Isotherme ist, entspricht die spezifische Enthalpie des zugeführten Wassers oder des Was-
serdampfes im Randmaßstab der Richtung der Mischgeraden (Bild 10.11).

Mischgerade

Richtung der Mischgeraden

h        x

x

∆ ∆

M

Pol

/
1

1+x

x

= 0x
h
1+

0 °C
ϑ W

xh1+

1

x∆

x
h
1+

(     )

Nebelgebiet-
Isotherme

x
h
1+

M x
0 W

h

ϑ
W

M

ϕ = 1

ϑ1
ϑ

1

Bild 10.11: Mischgerade der Befeuchtung

Die Enthalpie des zugemischten flüssigen Wassers der Temperatur ϑW ist cpW . ϑW. Wie bei der Konstruktion der Nebel-
gebiet-Isotherme in Bild 10.5 gezeigt wurde, entspricht die Enthalpie des Wassers der Steigung der Isotherme.

Bei einer Mischung von Wasser der Temperatur ϑW mit feuchter Luft ist die Richtung der Mischgeraden gleich der
Nebelgebiet-Isotherme ϑW.

Wird feuchter Luft Wasser beigemischt, kann die Richtung der Mischgeraden mit der Nebelgebiet-Isotherme bestimmt
werden.

Im Randmaßstab entspricht ∆h1+ x/dx der Enthalpie des zugefügten Wassers bzw. Dampfes. Bei 1 bar Druck kann man
der Luft Wasser höchstens mit einer Temperatur von 99,6 °C  zumischen. Die Enthalpie des Wassers beträgt bei dieser
Temperatur 417,4 kJ/kg. Im h,x-Diagramm verläuft die Richtung der Mischgeraden nach unten. Wenn man also feuchter
Luft mit einer Temperatur von 20 °C heißes Wasser mit der Temperatur von  99,6 °C zumischt, kühlt sich die Luft trotzdem
ab. Dieser zunächst paradox erscheinende Vorgang wird durch die hohe Verdampfungsenthalpie des Wassers verursacht.
Eine Abkühlung kann nur durch Zumischung von Dampf vermieden werden. Im h,x-Diagramm im Anhang B4 sieht man,
dass bei einer Dampfenthalpie von ca. 2 600 kJ/kg die Mischgerade parallel zur 20 °C-Isotherme verläuft und die Tempe-
ratur beim Zumischen von Dampf gleich bleibt.

BEISPIEL 10.9: Luftbefeuchtung

10 kg feuchte Luft mit der Temperatur von 30 °C und 0,20 relativer Feuchte
werden bei 1 bar Gesamtdruck durch Zerstäu-ben von Wasser mit ϑW = 10 °C so
befeuchtet, dass die Mischtemperatur von ϑM = 20 °C entsteht.

Mit Hilfe des Mollier-h,x-Diagramms im Anhang B3 sind die erforderliche
Wassermasse mW und die relative Feuchte nach der Mischung zu bestimmen.

Lösung

Schema
Richtung des Mischgeraden

Mischgerade

h        x

10 °C

Pol

h

1 Mx

/x1+∆ ∆

x

= 01+ x

0 °C

x1+h

130 °C

M20 °C

x∆

= 
0,

2
ϕ

1+
(      )

Nebelgebiet-
Isotherme

41,9 kJ/kg

x
0

1+
h

x

M10 °C
x

ϕ = 1ϕ = 0,62

h
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Analyse

Die Mischgerade hat die Richtung

1∆
(10 C) 41,9  kJ/kg

∆
x

W pW
W

h
h c

x
ϑ+ = ° = ⋅ =

Die Richtung der Mischgeraden wird entweder durch eine Linie vom Pol 0 zur 41,9 kJ/kg-Linie im Randmaßstab oder
durch die Nebelgebiet-Isotherme von 10 °C gegeben. Verschiebt man eine der beiden Linien parallel zum Zustandspunkt 1,
erhält man die Mischgerade. Ihr Schnittpunkt mit der Isotherme von 20 °C ist der Endpunkt der Befeuchtung.

Man liest ab:                                                 x1 = 5,3 . 10-3, x2 = 9,3 . 10-3

Die Masse von 10 kg feuchter Luft enthält eine Masse trockener Luft von:

3
1

10 9,947 kg
1 1 5,6 10L

mm
x −= = =

+ + ⋅

Damit ist die erforderliche eingespritzte Wassermasse:

34,0 10 9,94 kgW W Lm x m −= ∆ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ = 0,04  kg

Aus dem h,x-Diagramm B3 liest man anschließend die relative Feuchte der befeuchteten Luft ab: ϕϕϕϕϕM = 0,62

Diskussion

Bei der Bestimmung der Richtung der Zustandsänderung (Mischprozess) ist darauf zu achten, dass die Richtung entwe-
der vom Pol 0, ausgehend mit dem Randmaßstab oder mit der Nebelgebiet-Isotherme festgelegt wird. Die Richtung kann
dann durch Parallelverschiebung zum Zustandspunkt transferiert werden.

10.5.1 Verdunstung

Befindet sich Luft über einer freien Wasseroberfläche, wird vom Wasser aus nur der Dampf in der Luft „gesehen”. Dies
bedeutet: Ist der Partialdruck des Dampfes kleiner als der der Lufttemperatur entsprechende Sättigungsdruck, erfolgt von
der Wasseroberfläche aus Dampfbildung. Diese setzt sich so lange fort, bis der Partialdruck des Dampfes den Sättigungs-
druck erreicht. Diesen Vorgang nennt man Verdunstung und nicht Verdampfung. Bei der Verdunstung herrscht ein thermo-
dynamisches Ungleichgewicht.

Bei Verdunstung kühlen sich sowohl Wasser als auch feuchte Luft ab. Das Maß der Abkühlung ist von der Masse der
Luft und der des Wassers abhängig.

Bild 10.12 zeigt ein Modell adiabater Wasserverdunstung bei konstantem Druck.

x1+h

p = konst.

Wasser

feuchte 
Luft

x1+
h

x1+
h

x1+
h

x

ϑ
W

G
ϑ

Wϑ W

KG

ϑA
A

KG
ϑ

KG

Bild 10.12: Adiabate Wasserverdunstung bei konstantem Druck

Wasser und Luft haben zunächst die unterschiedlichen Temperaturen ϑW und ϑA. Das System wird sich selbst überlassen.
Durch Verdunstung gelangen Dampfmoleküle in die Luft. Der Gleichgewichtszustand wird erreicht, wenn die Luft gesät-
tigt ist und die gleiche Temperatur wie das restliche Wasser hat. Im h,x-Diagramm ist ein möglicher Gleichgewichtszustand
durch Punkt KG dargestellt. Die Lage des Punktes hängt vom Massenverhältnis Luft/Wasser ab:
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a) Ist die Wassermasse im Vergleich zur Luftmasse sehr groß, wird die Endtemperatur des Systems gleich der der ur-
sprünglichen Wassertemperatur ϑW (Punkt W) sein.

b) Ist die Wassermasse im Vergleich zur Luftmasse sehr klein, wird die Endtemperatur des Systems gleich der Luft-
temperatur sein.

c) Beinflussen sich Luft und Wassermassen gegenseitig, ergibt sich aus der Mischungsregel Punkt G. Reicht die Was-
sermasse gerade aus, um die Luft zu sättigen, ergibt sich Punkt KG. Die zugehörige Temperatur ϑKG wird Kühlgrenz-
temperatur oder auch Feuchtkugeltemperatur genannt (wet bulb temperature) genannt. Die Mischgerade verläuft
parallel zur Nebelgebiet-Isotherme ϑKG.

 Bringt man eine kleine Masse Wasser mit einer größeren Masse Luft in Kontakt, kann ein stabiles thermodynamisches
Ungleichgewicht entstehen. Das Wasser wird auf Kühlgrenztemperatur abgekühlt und an seiner Oberfläche ist die feuchte
Luft gesättigt. Die Temperatur des Wassers hat den Wert der Kühlgrenztemperatur. In der Mikroumgebung der Wasser-
oberfläche ändert sich die relative Feuchte von gesättigt (ϕ = 1) zur relativen Feuchte der ungesättigten Luft, die von der
Dampfzumischung noch nicht erfasst ist. Somit liegen alle Zustände der feuchten Luft auf der in das ungesättigte Gebiet
verlängerten Nebelisotherme ϑKG. Dieser Zustand bleibt stabil, bis das Wasser verdunstet ist.

Mit dem Abkühlen einer feuchten Oberfläche auf Kühlgrenztemperatur können verschiedene Phänomene physikalisch
erklärt werden. Steigt man bei sehr angenehmer Wasser- und Lufttemperatur aus einem See, fröstelt man, weil das Wasser
auf der Haut auf Kühlgrenztemperatur abkühlt. Damit ist auch zu erklären, wieso der Mensch bei Temperaturen von über
42 °C, bei denen das Eiweiß gerinnt, überleben kann. Man fängt an zu schwitzen und die feuchte Körperoberfläche kühlt
auf Kühlgrenztemperatur ab. Die früheren, mit Filz bezogenen Feldflaschen hielten im Winter die Getränke warm und im
Sommer konnte durch Befeuchten des Filzes gekühlt werden.

Dieses Verhalten feuchter Luft nutzt man zur Messung der Luftfeuchte mit dem Aspirationspsychrometer.

10.5.2 Feuchtemessung mit dem Aspirationspsychrometer

Das Aspirationspsychrometer (Bild 10.13) besteht im Wesentlichen aus zwei Thermometern, die vom zu messenden
Luftstrom umströmt sind. Der Fühler des einen Thermometers wird von einem mit Wasser getränkten Material (Filz, Watte,
etc.) umhüllt, der Fühler des anderen Thermometers bleibt trocken.

trocken

Luft

Lufttemperatur
tϑ

befeuchtet

M

Kühlgrenztemperatur 
(Feuchtkugeltemperatur)
ϑ f

Bild 10.13: Aspirationspsychrometer

Durch den Luftstrom kühlt sich der befeuchtete Fühler auf die Kühlgrenztemperatur ϑ f (wet bulb temperature) ab. Der
trockene Fühler zeigt die Lufttemperatur (Trockenkugeltemperatur) ϑ t (dry bulb temperature) an. Die Zustandsänderung
erfolgt in Richtung der Nebelgebiet-Isothermen der Kühlgrenztemperatur. Der Zustandspunkt der Luft liegt im Schnitt-
punkt der Nebelgebiet-Isothermen der Kühlgrenztemperatur und der Lufttemperatur-Isothermen (Bild 10.14). Die Luft-
geschwindigkeit am feuchten Fühler sollte höher als 2 m/s sein. Es ist zu berücksichtigen, dass sich der Beharrungszustand
der Kühlgrenztemperatur erst nach einer gewissen Zeit einstellt.
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Zustand der Luft

Nebelgebiet-
Isotherme

Lufttemperatur
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x
1+
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ϑ
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Bild 10.14: Bestimmung der Feuchte aus der Messung mit dem Aspirationspsychrometer

Die Bestimmung kann rechnerisch oder mit dem h,x-Diagramm, wie es in Bild 10.14 dargestellt ist, erfolgen.
Die Nebelgebiet-Isothermen sind im Gebiet der ungesättigten feuchten Luft ungültig. Sie sind dort im h,x-Diagramm

gestrichelt eingetragen, damit aus der Messung mit dem Aspirationspsychrometer der Zustand feuchter Luft einfach be-
stimmt werden kann.

Die absolute Feuchte xW berechnet man mit den Gln. (10.12) und (10.13) der Enthalpie für das Gebiet der ungesättigten
Luft und für das Nebelgebiet. Beide Gleichungen werden gleichgesetzt und nach xW aufgelöst.

( ) ( ) [ ( ) ]
( )

pL f t s f v pD pW f

v pD f t pW f

c x h c c
x

h c c
ϑ ϑ ϑ ϑ

ϑ ϑ ϑ
⋅ − + ⋅ ∆ + − ⋅

=
∆ + ⋅ − − ⋅ (10.26)

Eine wesentlich einfachere Berechnung kann bei Temperaturunterschieden, die kleiner als 25 K sind, in guter Näherung
mit folgender Gleichung erfolgen:

( ) ( )D Ds f t fp p C pϑ ϑ ϑ= − ⋅ ⋅ − (10.27)

Die Konstante C hat folgende Werte:

0,627 . 10-3/K für Wasser und 0,566 . 10-3/K für Eis.

Mit Gl. (10.2) kann die relative und mit Gl. (10.7) die absolute Feuchte berechnet werden.

)( tDs

D

p
p

ϑ
ϕ = (10.28)

DsL L D

D Ds D D

pR R px
R p p R p p

ϕ
ϕ
⋅

= ⋅ = ⋅
− ⋅ − (10.29)

BEISPIEL 10.10: Messung der Luftfeuchte mit dem Aspirationspsychrometer

Mit einem Aspirationspsychrometer wurden eine Lufttemperatur von 28 °C und Kühlgrenztemperatur von 16 °C gemessen.
Der Gesamtdruck beträgt 1 bar.

Bestimmen Sie mit Hilfe des Mollier-h,x-Diagramms (B4) die relative und
absolute Feuchte der gemessenen Luft.

Lösung

Schema

Analyse

Im h,x-Diagramm wird der Schnittpunkt der 16 °C-Nebelgebiet-Isotherme und
der 28 °C-Isotherme gesucht. Er ist der Zustandspunkt der feuchten Luft. Man liest
ab:
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Kühlgrenz-
temperatur
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                                                                                                                        ϕ = 0,27/bar . 1 bar = 0,27 und x = 6,5 g/kg

Zur Kontrolle kann der Wert der relativen absoluten Feuchte mit den Gln. (10.26) und (10.29) berechnet werden. Für die
Sättigungsdampfdrücke erhält man aus Tabelle A2.1:

pDs(16 °C) = 0,01819 bar und pDs(28 °C) = 0,03783 bar

Die relative und absolute Feuchte errechnen sich als:

( ) ( )
( ) ( )

Ds f t fD

Ds t Ds t

p C pp
p p

ϑ ϑ ϑ
ϕ

ϑ ϑ
− ⋅ ⋅ −

= = = 0, 282

( )
( )

Ds tL

D Ds t

pRx
R p p

ϕ ϑ
ϕ ϑ
⋅

= ⋅ =
− ⋅

6,70 g/kg

Die Berechnung mit den Gleichungen (10.8) und (10.26) liefern für x den Wert von 6,57 g/kg und für ϕ  0,276.

Diskussion

Die relative und absolute Feuchte aus der Messung der Luft- und Kühlgrenztemperatur ist mit dem h,x-Diagramm einfach
zu bestimmen. Für die nummerische Berechnung mit den Gln. (10.26) bis (10.29) benötigt man die Dampftafeln. Die mit
den Gln. (10.8) und (10.26) bestimmten Werte stimmen mit jenen aus dem Diagramm ermittelten Werten innerhalb der
Ablesegenauigkeit überein. Die Zahlen mit Gl. (10.27) berechnet, weisen etwa die gleichen Abweichungen auf.

10.6 Trocknung

10.6.1 Natürliche Trocknung

Natürliche Trocknung erfolgt mit Umgebungsluft. Das einfachste Beispiel dafür ist das Aufhängen feuchter Wäsche, die
durch die Luft getrocknet wird. Bei industriellen Prozessen wird dem Trocknungsgut Luft zugeführt, die einen Teil der
Feuchte aufnimmt. Die Druckänderung ist in der Regel vernachlässigbar klein, ebenso die Geschwindigkeitsänderungen.
Daher wird angenommen, dass der Prozess isobar verläuft.

Bild 10.15 zeigt einen natürlichen Trocknungsprozess. Der Massenstrom des zu trocknenden Gutes ist mit dem Index G
bezeichnet und auf dessen trockene Masse bezogen. Bei der Luft ist der Massenstrom mit dem Index L auf trockene Luft
bezogen. Diese beiden Massenströme verändern sich während des Prozesses nicht.

Da bei dem Prozess keine Druckänderungsarbeit und Dissipation stattfinden, ist er isenthalp. Unter der Annahme, dass
die Anlage keine Leckagen aufweist und von außen kein Wärmetransfer erfolgt, lautet die Energiebilanz:

2 2 1 2 1 1 1 1 10 (1 ) ( ) (1 ) ( )D G L x G G L xm h x m h m h x m h+ += ⋅ + + ⋅ ⋅ − ⋅ − + ⋅ ⋅

Bild 10.15 zeigt einen natürlichen Trocknungsprozess. Der Massenstrom des zu trocknenden Gutes ist mit dem Index G
bezeichnet und auf dessen trockene Masse bezogen. Bei der Luft ist der Massenstrom mit dem Index L auf trockene Luft
bezogen. Diese beiden Massenströme verändern sich während des Prozesses nicht.

ϑL1

(1+   ) .x1 Lm.

G1
m
.

G1 ϑ

x(1+   ).m

mϑG2 G2
.

ϑ L2

2 L
.

Bild 10.15: Natürliche Trocknung
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Wie man später sieht, ist der Massenstrom der Luft im Vergleich zu dem des zu trocknenden Gutes sehr viel größer.
Damit erhält man in guter Näherung:

1 1 1 2( ) ( )x xh h+ +≈ (10.30)

Der isenthalpe Prozessverlauf ist aus Bild 10.16 ersichtlich.
1ϕ

2
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ϑ1

ϑ

∆
1

x

1+x

h
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h
x1+

2ϕ
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Bild 10.16: Prozessverlauf bei der Trocknung

Die vom Trocknungsgut abgegebene Feuchte ist gleich der von der Luft aufgenommenen Feuchte, deren Massenstrom
aus der Änderung der absoluten Luftfeuchte bestimmt wird.

2 1( )W Lm m x x= ⋅ −

Mit dem gegebenen Massenstrom des Wassers, der aus dem zu trocknenden Gut zu entfernen ist, benötigt man den fol-
genden Massenstrom trockener Luft:

2 1

W
L

m
m

x x
=

− (10.31)

Da die Diffusionsrate der Feuchte vom Gut an die Luft mit wachsender relativer Feuchte ϕ rapide abnimmt, sind dem
maximal erreichbaren Wert der relativen Feuchte der Trocknungsluft Grenzen gesetzt. Die theoretisch mögliche Grenze
liegt bei ϕ = 1, die praktische bei 0,8 bis 0,9. Die erreichbare Vergrößerung der absoluten Feuchte xW2 – xW1 wird durch die
Änderung der relativen Feuchte bestimmt und damit auch nach Gl. (10.31) der Luftbedarf. Je größer die relative Feuchte
der Umgebungsluft ist, desto mehr Luft wird zum Entziehen des Wassers benötigt. Bei konstantem Luftmassenstrom ver-
längert sich die Trocknungszeit.

Beispielsweise hat die absolute Feuchte der relativ warmen Umgebungsluft von 40 °C Temperatur und relativer Feuchte
von 0,4 den Wert von 0,093 (s. Anhang B4). Bei isenthalper Trocknung steigt die relative Feuchte auf 0,9 und die absolute
Feuchte auf 0,0173 an. Die Änderung der absoluten Feuchte entspricht dabei 0,08, d. h., der Luftmassenstrom muss das
12,5fache des Wassers sein. Da bei Trocknungsprozessen der Massenstrom der zu entfernenden Feuchte geringer als der
des Gutes ist, war die Annahme der Vernachlässigung des Gutmassenstromes erlaubt. Weiterhin ist ersichtlich, dass der
Trocknungsprozess mit einer Abnahme der Luft- und Guttemperatur verbunden ist. Die Wärme, die der Luft und dem Gut
entnommen wird, bewirkt die Verdunstung des Wassers aus dem Gut.

10.6.2 Trocknung durch erwärmte Luft

Bei Erwärmung der Trocknungsluft verändert sich zwar nicht deren absolute Feuchte, die relative Feuchte wird jedoch ver-
ringert. Dadurch ist bei anschließender isenthalper Feuchteaufnahme eine höhere absolute Feuchte erreichbar (Bild 10.18).
Zur Erwärmung der Luft muss von außen Wärme zugeführt werden.

Bei der Trocknungsanlage in Bild 10.17 gilt für die Erwärmung folgende Energiebilanz:

[ ]1121 )()( xxLzu hhmQ ++ −⋅= (10.32)

Wie bei natürlicher Trocknung bleibt die Enthalpie bei diesem Trocknungsprozess ebenfalls konstant. Die Berechnung
der erforderlichen Luftmasse erfolgt mit Gl. (10.31). Da die Differenz der absoluten Feuchte erhöht wird, benötigt man pro
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kg verdunstetes Wasser weniger Luft. Bei gleich bleibender Trocknungszeit kann man gegenüber natürlicher Trocknung
den Luftmassenstrom verringern. Bei gleichem Luftmassenstrom verkürzt sich die Trocknungszeit.
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Bild 10.17: Trocknung durch erwärmte Luft
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Bild 10.18: h,x-Diagramm der Trocknung durch erwärmte Luft

Durch Erwärmung der Luft vergrößert sich das Trocknungspotential.

Die sehr große Verdampfungsenthalpie des Wassers benötigt entsprechend viel Wärme. Will man 1 kg Wasser aus dem
zu trocknenden Gut in einer Stunde verdunsten, ist die Zufuhr von 0,7 kWh Wärme notwendig. Das Dazwischenschalten
einer Wärmepumpe kann sehr viel Energie einsparen. Die Trocknungsluft erwärmt sich im Kondensator der Wärmepum-
pe. Die feuchte Luft kühlt sich nach dem Trocknungsvorgang im Verdampfer der Wärmepumpe ab, wobei der Wasser-
dampf teilweise auskondensiert.

Für eine schnelle bzw. mit wenig Luftmasse durchgeführte Erwärmung wird die Aufwärmtemperatur ϑ2 möglichst hoch
gewählt. Durch verfahrenstechnische Anforderungen, durch Qualitätseinhaltung des zu trocknenden Gutes oder durch
Feuergefahr sind der Aufwärmtemperatur Grenzen gesetzt. Das mehrstufige Trocknungsverfahren erhöht das Trocknungs-
potential des Prozesses und senkt die notwendigen Aufwärmtemperaturen.
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BEISPIEL 10.11: Wäschetrockner

In einem Wäschetrockner sollen in einer Stunde 2 kg Wasser aus der Wäsche entfernt werden. Umgebungsluft mit 20 °C
Temperatur, 1 bar Druck und 0,5 relativer Feuchte wird mit einer elektrischen Heizung auf  80 °C erwärmt und der Wäsche
zugeführt. Während des Trocknungsprozesses erhöht sich die relative Feuchte auf 0,90.

Zu berechnen sind:

a) der notwendige Luftmassenstrom und die elektrische Heizleistung
b) der Luftmassenstrom und die elektrische Leistung des Kompressors, wenn eine Wärmepumpe in den Trockner ein-

gebaut wird. Bevor man der Wäsche die Umgebungsluft zuführt, erwärmt sie sich im Kondensator auf 55 °C. Die Luft
aus dem Trockner mit der relativen Feuchte von 0,8 kühlt sich im Verdampfer auf 18 °C ab, wobei sich die relative
Feuchte auf 0,9 erhöht.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Zustandswerte am Ein- und Austritt sind jeweils uniform.
• Der Prozess ist isobar und reibungsfrei.
• Die Änderung der kinetischen Energie ist vernachlässigbar.

Analyse

a) Der Prozess wird in das h,x-Diagramm eingetragen. Man liest folgende Werte ab:

(h1 + x)1 =   39 kJ/kg                x1 = 0,0075
(h1 + x)2 = 100 kJ/kg                x3 = 0,0260

Der Massenstrom des Wassers ist in der Aufgabenstellung gegeben als:

32 kg 0,555 10  kg/s
1 h

m −= = ⋅

Den für die Trocknung notwendigen Luftmassenstrom berechnet man mit Gl. (10.31).

3

3 2

0,555 10  kg/s
0,026 0,0075

W
L

m
m

x x

−⋅= = =
− −

0,0300 kg/s

Die Heizleistung kann mit Gl. (10.32) bestimmt werden.

[ ] kW 1,832=−⋅= ++ 1121 )()( xxL hhmQ

b) Der Prozess des Trockners mit eingebauter Wärmepumpe wird in das h,x-Diagramm eingetragen. Für die Zustands-
punkte 2, 3 und 4 liest man folgende Werte ab:

(h1 + x)2 = 75 kJ/kg               xW3 = 0,0190
(h1 + x)4 = 50 kJ/kg               xW4 = 0,0120

Da die absolute Feuchte xW3 gegenüber der Trocknung mit elektrischer Heizung kleiner wurde, benötigt man einen größe-
ren Luftmassenstrom.
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Die von der Wärmepumpe abgegebenen und aufgenommenen Wärmeströme sind:

[ ] kW 1,739)()( 1121 −=−⋅−= ++ xxLab hhmQ

1 4 1 3 4 3 4( ) ( ) ( ) 1,233 kWzu L x x W W pWQ m h h x x c ϑ+ + = − ⋅ − + − ⋅ ⋅ = 

Die Motorleistung des Kompressors beträgt:

 W506=−−= abzu QQP

Mit elektrischer Heizung benötigt man so viel Energie, wie die von der Wärmepumpe abgegebene Wärme, also beträgt
der Stromverbrauch 1,739 kWh. Damit spart man durch die Wärmepumpe 1,233 kWh oder 71 %. Dabei blieb allerdings der
Leistungsgrad der Wärmepumpe unberücksichtigt.

Diskussion

Dieses Beispiel zeigt, dass wegen der auf die trockene Luft bezogenen Enthalpie und absoluten Feuchte die Änderung der
Massenströme durch die Aufnahme von Feuchte unberücksichtigt bleiben. Weiterhin ist ersichtlich, dass die Trocknungs-
vorgänge „Energiefresser“ sind. Durch den Einsatz einer Wärmepumpe erzielt man große Energieeinsparungen. Mit opti-
maler Auslegung des Systems kann man mit der Wärmepumpe über 70 %  elektrische Energie einsparen. Versuche in einer
Diplomarbeit an der Fachhochschule beider Basel konnten diese Werte bestätigen.

10.6.3 Mehrstufiges Trocknungsverfahren

Bei mehrstufigen Trocknungsverfahren verläuft die Trocknung in mehreren Schritten. Bild 10.19 zeigt als Beispiel den
Verlauf einer zweistufigen Trocknung. Wenn die Trocknungluft in der ersten Stufe die für diesen Prozess vorgesehene ma-
ximale relative Feuchte erreicht, wird sie aus dem Prozess herausgeführt und erwärmt. In der zweiten Stufe führt man die
wieder erwärmte Luft dem zu trocknenden Gut zu. Bei Bedarf kann die Anzahl der Stufen erhöht werden.
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Bild 10.19: Zweistufige Trocknung

Durch mehrstufige Erwärmung wird die maximale Temperatur ϑ 2, die zum Erreichen der gewünschten Differenz der
absoluten Feuchte notwendig ist, kleiner gehalten. Mit dieser Verfahrensweise vermeidet man bei effektiver und schneller
Trocknung unerlaubt hohe Temperaturen.
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11 Verbrennungsprozesse

11.1 Einführung

Den größten Teil der heute genutzten Primärenergien erhalten wir in Form von Brennstoffen, von denen fossile den größten
Anteil haben. Die bei der Verbrennung entstehende Wärme wurde bisher als zugeführte Wärme behandelt. Dieses Kapitel
behandelt die chemischen Bilanzgleichungen der Verbrennung, die Berechnung der Zusammensetzung der Verbrennungs-
produkte und deren thermodynamischen Eigenschaften.

Basierend auf diesen Kenntnissen werden die Methoden zur Kontrolle sauberer Verbrennung und die Bestimmung der
Kesselwirkungsgrade aufgezeigt.

Bei den bisher behandelten Systemen wurden immer Systeme aus reinen Stoffen oder Gemische verwendet, die chemisch
nicht miteinander reagieren. Bei der Verbrennung (combustion) dagegen reagieren die Stoffe chemisch miteinander. Der
Verbrennungsprozess (combustion process) ist die Grundlage heutiger Energieversorgung. Der Brennstoff (fuel), eine
brennbare Substanz, wird mit Sauerstoff verbrannt. Dabei wird die im Brennstoff gebundene chemische Energie in innere
thermische Energie der Reaktionsprodukte umgewandelt und durch Abkühlung als Wärme freigesetzt. Außer in einigen
Ausnahmen, wie z. B. beim Raketenantrieb und Autogenschweißen, wird der Sauerstoff der Luft zur Verbrennung genutzt.
Brennstoffe können fest, flüssig oder gasförmig sein und brennbare (combustible) und nicht brennbare (incombustible)
Anteile enthalten. Brennbare Anteile gebräuchlicher Brennstoffe sind Kohlenstoff, Wasserstoff und Schwefel. Nicht
brennbare Anteile sind Sauerstoff, Stickstoff, Wasser, Edelgase und Asche.

Die Verbrennung ist vollständig (complete), wenn alle brennbaren Bestandteile des Brennstoffs vollständig oxidiert sind.
Die Verbrennung ist unvollständig (incomplete), wenn die Verbrennungsprodukte (products of combustion) noch brennba-
re Bestandteile enthalten. Dies können ursprüngliche Bestandteile des Brennstoffs oder aber auch brennbare Stoffe, die aus
dem Brennstoff entstanden sind (z. B. Kohlenmonoxid, das zu Kohlendioxid verbrannt werden kann oder Kohlen-
wasserstoffverbindungen), sein.

Das Verbrennungsprodukt besteht aus dem Verbrennungsgas (combustion gas), das auch Rauchgas oder Abgas genannt
wird und aus festen Bestandteilen, die als Partikel im Verbrennungsgas mitströmen oder als Asche im Brennraum zurück-
bleiben.

Die Beschreibung der Verbrennungskinetik und des zeitlichen Ablaufs einzelner Verbrennungsprozesse ist nicht die
Aufgabe der technischen Thermodynamik und wird deshalb hier nicht behandelt. Für thermodynamische Prozesse, bei de-
nen Brennstoffe die zugeführte Wärme liefern, ist lediglich von Bedeutung, wie viel Wärme bei einem Verbrennungspro-
zess abgegeben wird. Bei der Verbrennung verändert sich die Zusammensetzung des Arbeitsmittels. Aus dem Brennstoff
und der Luft entsteht das Verbrennungsgas. Bei thermodynamischen Prozessen mit Verbrennung müssen die veränderten
Stoffeigenschaften berücksichtigt werden, die aus der Zusammensetzung der Verbrennungsgase berechenbar sind.

Der zweite Hauptsatz der Thermodynamik liefert Werkzeuge [11.1], um die bei der Verbrennung vorkommenden chemi-
schen Reaktionen zu analysieren. Auf diese Analyse wird im Buch jedoch nicht näher eingegangen.

11.2 Umwandlung der Brennstoffenergie

11.2.1 Verbrennungsvorgang

Damit eine Verbrennung stattfinden kann, müssen folgende Bedingungen erfüllt sein:

• Der erforderliche Sauerstoff muss verfügbar sein.

• Die Zündtemperatur (ignition temperature) muss erreicht sein. Diese Temperatur ist die, bei der die Verbrennung
unter starker Wärmeabgabe ununterbrochen weiterläuft. Prinzipiell können nur Gase miteinander verbrennen. Flüs-
sige und feste Brennstoffe können erst dann verbrennen, wenn sie vergast sind. Unterhalb der Zündtemperatur kann
auch eine der Verbrennung entsprechende Oxidation stattfinden, wobei aber die frei werdende Wärme an die Umge-
bung abgeführt wird und nicht ausreicht, die Zündtemperatur zu erreichen. Wird diese Wärmeabfuhr behindert,
kommt es zur Erwärmung und bei Erreichen der Zündtemperatur zur Selbstzündung.
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• Die Mischung aus Brennstoff und Sauerstoff muss innerhalb der Zündgrenze liegen. Dies ist darin begründet, dass
die Temperatur bei der Verbrennung durch frei werdende Wärme oberhalb der Zündtemperatur gehalten werden
muss. Bei zu viel überschüssiger Luft kann die frei werdende Wärme das Gemisch nicht auf Zündtemperatur halten.
Das Gleiche gilt, wenn zu viel überschüssiger Brennstoff vorhanden ist.

11.2.2 Eigenschaften der Brennstoffe

11.2.2.1 Zusammensetzung der Brennstoffe

Brennstoffe können fest, flüssig oder gasförmig sein. Die brennbaren Bestandteile und die vorhandene Sauerstoffmasse
bestimmen die Wärme, welche vom Brennstoff freigesetzt werden kann. Die brennbaren Bestandteile können als reine Ele-
mente oder in Form chemischer Verbindungen vorhanden sein. Der Anteil brennbarer Elemente Kohle, Wasserstoff und
Schwefel bestimmt die freisetzbare Wärme.

Bei flüssigen und festen Brennstoffen werden die Bestandteile durch eine Elementaranalyse (ultimate analysis) als
Massenanteile angegeben.

Die Bezeichnung der Massenanteile einzelner Komponenten symbolisieren kleine Buchstaben: c für Kohlenstoff, h für
Wasserstoff, s für Schwefel, o für Sauerstoff, n für Stickstoff, a für Asche und w für Wasser.

Die Summe der Massenanteile ist:

1=++++++ wanoshc (11.1)

Die Massenanteile werden aus der Masse der Komponente, geteilt durch die Masse des Brennstoffs gebildet.

Bei gasförmigen Brennstoffen wie Erdgas, Stadtgas u. a. wird der Raumanteil der Komponenten, der bei idealen
Gasen dem Molanteil entspricht, angegeben.

 Der Anteil der Komponenten ist als Raumanteil des trockenen Gases definiert. Für den Raumanteil wird der Buchstabe
r mit der chemischen Formel der Komponente als Index verwendet. Brennbare Gase sind: Kohlenmonoxid CO, Wasser-
stoff H2, Methan CH4, Ethan C2H6, Ethylen C2H4 und andere Kohlenwasserstoffe CkHm. Nicht brennbare Gase sind: Koh-
lendioxid CO2, Stickstoff N2, Sauerstoff O2 und Wasserdampf H2O.

Die Summe der Raumanteile beträgt:

2 4 2 6 2 4 2 2 2
1

k mCO H CH C H C H C H CO N Or r r r r r r r r+ + + + + + + + =∑ (11.2)

Kann das Brenngas als ein ideales Gas angesehen werden, sind die Raumanteile gleichzeitig die Molanteile. Im Brenngas
vorhandener Wasserdampf wird nicht als Raumanteil, sondern als relative Gasfeuchte ϕg angegeben.

Die Zusammensetzung einiger gebräuchlicher Brennstoffe ist in Tabelle A15 im Anhang aufgelistet.

11.2.2.2 Heizwert und Brennwert

Die im Brennstoff gebundene chemische Energie wird als Heizwert oder Brennwert des Brennstoffs angegeben. Der Heiz-
wert (Lower Heating Value, abgekürzt LHV) gibt an, welche Energie bei vollständiger Verbrennung des Brennstoffs bei
konstantem Druck pro Masseneinheit oder pro Kilomol des Brennstoffs freigesetzt wird, wenn die Brennprodukte auf Aus-
gangstemperatur zurückgekühlt werden und der im Brennprodukt enthaltene Wasserdampf nicht kondensiert wird [11.1].
Der früher gebräuchliche Begriff unterer Heizwert sollte nicht mehr verwendet werden. Als Bezugstemperatur wird inter-
national die Temperatur von 25 °C empfohlen. Den auf die Masseneinheit bezogenen Heizwert nennt man (spezifischen)
Heizwert hu [11.2]. Ist er auf die Molmasse bezogen, wird er molarer Heizwert hum genannt. Bei Gasen wird der Heizwert hun
auch auf das Normvolumen des trockenen Gases bezogen.

Kondensiert bei einem Verbrennungsprozess das Verbrennungsprodukt Wasserdampf, erhöht sich die Nutzung der Wär-
me. Die so bestimmte spezifische Wärmeabgabe nennt man (spezifischen) Brennwert ho (Higher Heating Value, abgekürzt
HHV). Der früher übliche Begriff oberer Heizwert sollte ebenfalls nicht mehr benutzt werden. Bei vielen technischen
Anwendungen ist das Auskondensieren des Wasserdampfes unmöglich oder aus Gründen der Korrosion unerwünscht.
Dies bedeutet, dass weniger Energie genutzt wird.

Zwischen den auf die Masse m, auf die Molmasse M und das Normvolumen Vn bezogenen Heiz- und Brennwerten gilt
folgender Zusammenhang:

/ /o om on nh h M h V= = (11.3)
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/ /u um un nh h M h V= = (11.4)

Die genaue Bestimmung des Heizwertes erfolgt in einem Kalorimeter [11.3]. Angenähert können die spezifischen Heiz-
werte flüssiger und fester Brennstoffe durch empirische Gleichungen aus der Elementaranalyse bestimmt werden. In den
Gln. (11.5) und (11.6) sind empirische Gleichungen angegeben.

MJ(34,0 101,6 19,1 6,3 9,8 2,5 )
kguh c h s n o w= ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ − ⋅ − ⋅ (11.5)

MJ(34,0 124,3 19,1 6,3 9,8 )
kgoh c h s n o= ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ − ⋅ (11.6)

Für gasförmige Brennstoffe können zur näherungsweisen Bestimmung des molaren Heizwertes folgende empirische
Gleichungen verwendet werden:

2 4 2 4

2 6 3 6

(283,1 242 802 1313

MJ1426,5 1927,1 )
kmol

um CO H CH C H

C H C H

h r r r r

r r

= ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ +

+ ⋅ + ⋅ (11.7)

2 4 2 4

2 6 3 6

(283,1 286 890 1401

MJ1558,5 2059,1 )
kmol

om CO H CH C H

C H C H

h r r r r

r r

= ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ +

+ ⋅ + ⋅ (11.8)

BEISPIEL 11.1: Bestimmung des Heiz- und Brennwertes

Berechnen Sie den Heiz- und Brennwert aus Tabelle A12 für Heizöl und Erdgas L mit den Gleichungen (11.5) bis (11.8)
und vergleichen Sie sie mit den tabellierten Werten.

Lösung

Bei diesem Beispiel kann man auf das Schema und die Annahmen verzichten.

Analyse

Aus Tabelle A15 erhalten wir folgende Werte:

Gasöl:                        c = 0,859               h = 0,135              s = 0,004            o = 0,002
                                               hu = 42,9 MJ/kg                         ho = 45,8 MJ/kg

Erdgas:            rCH4 = 0,82             rC2H6 = 0,02           rC3H8 = 0,01         rN2 = 0,14            rCO2 = 0,01
                                             umh  = 705,4 MJ/kmol               omh  = 802,0 MJ/kmol

Für Heizöl erhält man aus den Gln. (11.5) und (11.6):

hu= 43,0 MJ/kg                                  ho= 46,0 MJ/kg

Für Erdgas liefern die Gln. (11.7) und (11.8):

hum = 705 MJ/kmol                       hom = 782 MJ/kmol

Diskussion

Ein Vergleich der gerechneten Werte mit denen aus Tabelle A12 zeigt für Heizöl recht genaue Übereinstimmung. Beim
Erdgas wiesen die Werte für den Brennwert eine etwas größere Abweichung auf. Diese Berechnungen sind jedoch nur
Schätzungen. Die Zusammensetzungen der Brennstoffe können sich ändern. Sie müssen nicht genau mit den in Tabelle
A15 angegebenen Werten übereinstimmen. Deshalb sollten bei exakten Berechnungen kalorimetrisch bestimmte Heiz-
oder Brennwerte verwendet werden.
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11.3 Mengenberechnung bei der Verbrennung

Mit Mengenberechnungen kann man die für eine vollständige Verbrennung notwendigen Sauerstoff- und Luftmassen be-
stimmen. Masse und Zusammensetzung des Brenngases werden ermittelt, um daraus die Enthalpie und Entropie des Ver-
brennungsgases zu berechnen. Die Zusammensetzung des Verbrennungsgases gibt außerdem Auskunft über die Verbren-
nung. Die Verbrennungsgasanalyse gibt Auskunft über die relativ schwer messbare Luftmenge und die Vollständigkeit der
Verbrennung.

11.3.1 Verbrennungsgleichungen für vollständige Verbrennung

Die Mengen des Sauerstoffs, der Luft und des Brenngases ergeben sich nach stöchiometrischen Verhältnissen. Bei festen
und flüssigen Brennstoffen werden die Bestandteile als Massenanteile xi angegeben. Bei gasförmigen Brennstoffen ver-
wendet man Raumanteile ri oder Molanteile yi.

Bei vollständiger Verbrennung werden die brennbaren Bestandteile C, H, S und CO komplett oxidiert. Für die chemi-
schen Vorgänge gelten folgende chemische Reaktionsgleichungen:

2 21 1 1C O CO+ → (11.9)

2 2 2
11 1
2

H O H O+ → (11.10)

2 21 1 1S O SO+ → (11.11)

2 2
11 1
2

CO O CO+ → (11.12)

Diese Gleichungen sind die Verbrennungsgleichungen. Die chemischen Formeln symbolisieren jeweils ein Molekül oder
ein mol des reagierenden Stoffs. Sie gelten auch für ein kmol oder bei idealen Gasen für ein Normkubikmeter des Stoffs.
Die Zahlen geben die Anzahl der Moleküle bzw. die Anzahl der Mole an. Zur vollständigen Verbrennung eines Kohlen-
stoffatoms wird ein Sauerstoffmolekül oder für 1 kmol Kohlenstoff (12,0112 kg) 1 kmol Sauerstoff (31,9988 kg) benötigt.
Das Verbrennungsgas besteht in diesem Fall aus 1 kmol oder 44,0100 kg Kohlendioxid. Sind die Molanteile der brennbaren
Bestandteile gegeben, können die notwendige Anzahl der Mole an Sauerstoff und auch die Anzahl der Mole der Brenngas-
komponenten direkt bestimmt werden. Zur Berechnung des Sauerstoffbedarfs (stoichiometric oxygen-fuel ratio) wird das
Mol- oder Volumenverhältnis ν des Sauerstoffs zum Brennstoff ermittelt. Der obere Index gibt den Brennstoffbestandteil,
der untere den Sauerstoff an. Ist n die Anzahl der Mole, d. h. die Stoffmenge des verwendeten Brennstoffbestandteils, erhal-
ten wir folgende Gleichungen:

2 2 22
2 2 2

2

1 0,5 0,5O O OHC CO
O O O

C CO H

n n n
n n n

ν ν ν= = = = = = (11.13)

mk
n
n

mk

mk

HC

OHC
O ⋅+== 25,02

2
ν (11.14)

Zur Berechnung des Brenngases wird das Verhältnis des Brenngases zum Brennstoffbestandteil gebildet. Hier gibt der
obere Index den Brennstoffbestandteil, der untere den Verbrennungsgasbestandteil an.
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ν ν= = = = ⋅ (11.16)

Ist der Molanteil der einzelnen Brennstoffkomponenten gegeben, kann der Mindestsauerstoffbedarf folgendermaßen
berechnet werden:

2
2 2 2 2 22 2

k m
k m

C HHC CO S
min C O CO O H S O C H OO OO y y y y y yν ν ν ν ν= ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ −∑ (11.17)
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Dabei gibt Omin an, wie viel kmol Sauerstoff pro kmol Brennstoff benötigt wird. Gleichung (11.17) gilt allgemein, wobei
das Summenzeichen für alle vorkommenden Kohlenwasserstoffverbindungen gilt. Die Bestimmung des molaren spezifi-
schen Mindestsauerstoffbedarfs ist nur bei gasförmigen Brennstoffen üblich. In diesen sind normalerweise weder atomarer
Kohlenstoff noch Schwefel enthalten. Weiterhin ist es gebräuchlich, bei gasförmigen Brennstoffen die Zusammensetzung
wie in Gl. (11.2) in Raumanteilen anzugeben. Damit erhält man für den Mindestsauerstoffbedarf gasförmiger Brennstoffe:

2
2 2 22 2

k m
k m

C HHCO
min CO O H C H OO OO r r r rν ν ν= ⋅ + ⋅ + ⋅ −∑ (11.18)

Die Menge und Zusammensetzung des Verbrennungsgases kann bei vollständiger Verbrennung mit reinem Sauerstoff
folgendermaßen berechnet werden:

2222
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)( NCO
HC
OH

HC
COHC

H
OHH

CO
COCOR rrrrrn mkmk

mk
+++⋅+⋅+⋅= ∑ νννν (11.19)

Dabei ist nR die Menge des Verbrennungsgases, die pro kmol Brennstoff entsteht. Bei vollständiger Verbrennung mit
Sauerstoff werden die Mol- und Volumenanteile der einzelnen Komponenten im Verbrennungsgas folgendermaßen be-
rechnet:

2
2 2 2

2 2

k m
k m

C HH
H C HH O H O

H O H O
R

r r
y r

n

ν ν⋅ + ⋅
= = ∑

(11.20)

2 22
2 2

k m
k m

C HCO
CO CO C H COCO

CO CO
R

r r r
y r

n

ν ν⋅ + ⋅ +
= = ∑

(11.21)

Sind die brennbaren Bestandteile als Gewichtsanteile gegeben, was bei festen und flüssigen Brennstoffen üblich ist, muss
zunächst das Gewichtsverhältnis σ des benötigten Sauerstoffs zum Brennstoffanteil berechnet werden. Der obere Index
gibt den Brennstoffbestandteil, der untere den Sauerstoff an:
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Für die Komponenten des Brenngases wird ähnlich verfahren:

2 2 2
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Diese Gleichungen geben an, wie viel kg Sauerstoff pro kg Brennstoffbestandteil benötigt wird bzw. wie viel kg Verbren-
nungsgas pro kg Brennstoffbestandteil entsteht. Sind die Massenanteile des Brennstoffs bekannt, berechnet sich die erfor-
derliche Mindestsauerstoffmasse zu:

oshco S
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C
Omin −⋅+⋅+⋅=

2
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22
σσσ (11.28)

Dabei gib omin an, wie viel kg Sauerstoff pro kg Brennstoff zur vollständigen Verbrennung benötigt werden. Bei vollstän-
diger Verbrennung mit reinem Sauerstoff werden die pro kg entsehende Masse des Verbrennungsgases und die Massenan-
teile der Komponenten folgendermaßen berechnet:
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* 1R minm o a= + − (11.29)
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11.3.2 Luftbedarf

Der für die vollständige Verbrennung benötigte Sauerstoff wird in der Regel als Verbrennungsluft zugeführt. Die genaue
Zusammensetzung der Luft ist in Tabelle 11.1 gegeben.

Tabelle 11.1: Bestandteile trockener Luft bei Normalnull [9,9]

Komponente chemische Formel Volumenanteil Massenanteil
Stickstoff N2 78,084 % 75,510 %
Sauerstoff O2 20,946 % 23,010 %
Argon Ar 0,930 % 1,286 %
Konzentration der Spurengase
Kohlenstoffdioxid CO2 0,034 % 0,040 %
Neon Ne 18,180 ppm
Helium He 5,240 ppm
Methan CH4 1,760 ppm
Krypton Kr 1,140 ppm
Dichlordifluormethan (CFC-12) CCl2F2 535 ppb
Wasserstoff H2 ~500 ppb
Distickstoffoxid N2O 317 ppb
Trichlorfluormethan (CFC-11) CCl3F 226 ppb
Chlordifluormethan (HCFC-22) CHClF2 160 ppb
Tetrachlorkohlenstoff CCl4 96 ppb
Xenon Xe 87 ppb
Chlortrifluormethan (CFC-113) CClF3 80 ppb
Methylchloroform CH3-CCl3 25 ppb
1,1-Dichlor-1-Fluorethan CCl2F-CH3 17 ppb
1-Chlor-1,1-Difluorethan CClF2-CH3 14 ppb
Schwefelhexafluorid SF6 5 ppb
Halon 1211 CBrClF2 4 ppb
Halon 1301 CBrF3 2,5 ppb

Die beiden Hauptbestandteile der Luft sind Stickstoff und Sauerstoff. Die Luft enthält ungefähr 0,21 Mol- oder Volumen-
anteil Sauerstoff. Der Massenanteil des Sauerstoffs beträgt ca. 0,23. Da die Spurengase nur einen vernachlässigbaren Ein-
fluss auf die Stoffeigenschaften haben, legte man fest, bei der Verbrennung nur die Komponenten N2, O2 und Ar zu berück-
sichtigen. Die Standardluft nach VDI-Richtlinie VDI 4670 von 2003 hat die in Tabelle 11.2 beschriebene Zusammenset-
zung.

Tabelle 11.2: Zusammensetzung trockener Standardluft nach VDI 4670 (2003)

Komponente Mol(Volumen)anteil y Massenanteil x

Stickstoff 0,781109 0,755577
Sauerstoff 0,209548 0,231535
Argon 0,009343 0,012888

       M = 28,9601 kg/kmol R = 287,10 J/(kg K)

Der Stickstoff und die übrigen Gase nehmen nicht an der Verbrennung teil, sondern sie verlassen sie unverändert. Dabei
bleiben die geringen Mengen entstehender Stickoxide unberücksichtigt. Sie haben auf die Verbrennung einen vernach-
lässigbar kleinen Einfluss, spielen aber neben dem Schwefeldioxid als umweltbelastende Stoffe eine wichtige Rolle. Der
Stickstoff und die anderen Gase können als ein Gas, nämlich als Luftstickstoff, den wir mit *

2N  bezeichnen, behandelt
werden. Die Eigenschaften des Luftstickstoffs sind in Tabelle 11.3 zusammengestellt.
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Tabelle 11.3: Zusammensetzung des Luftstickstoffs

Komponente Mol(Volumen)anteil y Massenanteil x

Stickstoff 0,988180 0,983229
Argon 0,011820 0,011771

      *
2N

M  = 28,1545 kg/kmol *
2N

R  = 295,32 J/(kg K)

Die Mindestluftmenge (stoichiometric air-fuel ratio) lässt sich leicht aus der Mindestsauerstoffmenge mit den Werten aus
Tabelle 11.2 bestimmen. Je nach Vorgabe kann die Mindestluftmenge Lmin in kmol pro kmol Brennstoff oder die Mindest-
luftmasse lmin in kg pro kg Brennstoff bestimmt werden.

[ ]2
/ / 0,209548 / 0,21   kmol/kmolmin min O Luft min minL O y O O= = ≈ (11.31)

[ ]2
/ / 0,231535 / 0,23  kg/kgmin min O Luft min minl o x o o= = ≈ (11.32)

Die Verbrennungsluft enthält Feuchtigkeit. Um den richtigen Luftbedarf zu ermitteln, muss lmin nur durch (1+ x) . lmin
ersetzt werden, wobei nach Abschnitt 10.2 x die absolute Luftfeuchte ist. Da x selten größer als 0,01 ist, wird die Mindest-
luftmasse durch Feuchte nur unwesentlich vergrößert.

Wegen einer ungleichmäßigen Verteilung des Brennstoffs mit der Verbrennungsluft kann die erforderliche Mindest-
luftmenge örtlich nicht vorhanden sein. Deshalb wird bei vielen Verbrennungsprozessen für eine möglichst vollständige
Verbrennung überschüssige Luft benötigt. Es kann aber auch vorkommen, dass der Verbrennung absichtlich weniger Luft
als die Mindestluftmenge zugeführt wird (Koksherstellung). Das Verhältnis der tatsächlichen Luftmenge zur Mindestluft-
menge wird als Luftverhältnis λ bezeichnet. Bei λ = 1 wird die stöchiometrische Luftmenge der Verbrennung zugeführt.
Dies bedeutet aber nicht, dass die Verbrennung tatsächlich vollständig ist. Bei  λ < 1 wird der Verbrennung weniger Luft,
als stöchiometrisch erforderlich ist, zugeführt: Die Verbrennung ist unvollständig. Bei  λ > 1 arbeitet man mit Luftüber-
schuss. Das Luftverhältnis ist möglichst klein, aber doch so zu wählen, dass eine vollständige Verbrennung stattfindet (s.
Abschnitt 11.4).

11.3.3 Zusammensetzung des Verbrennungsgases

Bei vollständiger Verbrennung besteht das Verbrennungsgas aus den Reaktionsprodukten Kohlendioxid, Wasserdampf,
Schwefeldioxid sowie aus dem Luftstickstoff und überschüssigem Sauerstoff. Bei unvollständiger Verbrennung können
noch neben den zuvor beschriebenen Komponenten brennbare Gase im Verbrennungsgas enthalten sein. Bis auf den
Ascheanteil kann auch der Brennstoff in das Verbrennungsgas übergehen. Ein Verbrennungsgas, das keinen Sauerstoff und
keine brennbaren Stoffe enthält, wird als stöchiometrisches Verbrennungsgas bezeichnet.

Bei gasförmigen Brennstoffen gibt man den Molanteil der brennbaren Komponenten an. Sie enthalten keine Aschean-
teile. Die spezifische Menge des Verbrennungsgases wird hier in kmol pro kmol Brennstoff angegeben.

2
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* ( ) ( 1)k m k m
k m

C H C HHCO
R CO CO H C H CO N min min O LuftH O CO H O N Luft

n r r r r r L y L yν ν ν ν λ λ= ⋅ + ⋅ + ⋅ + + + + ⋅ ⋅ + − ⋅ ⋅∑ (11.33)

Die Molanteile der Verbrennungsprodukte sind mit den Gln. (11.20) und (11.21) zu berechnen, nur dass dort die Anzahl
der Mole des Verbrennungsgases nR aus Gl. (11.33) eingesetzt werden. Zur Bestimmung der Molanteile des Luftstickstoffs
und überschüssigen Sauerstoffs verwendet man folgende Gleichungen:
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Die Zahlenwerte 0,790452 bzw. 0,209548 sind die Molanteile von Luftstickstoff und Sauerstoff in der Verbrennungsluft
(s. Tab. 11.2).

Bei festen und flüssigen Brennstoffen berechnet sich die spezifische auf 1 kg Brennstoff bezogene Masse des Verbren-
nungsgases als Summe der Verbrennungsluft und des Brennstoffs abzüglich des Ascheanteils.

* 1R minm l aλ= ⋅ + − (11.36)
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Die Massenanteile der Verbrennungsprodukte werden nach Gl. (11.30) berechnet, wobei für die Masse des Verbren-
nungsgases mR aus Gl. (11.36) einzusetzen ist. Den Massenanteil des Stickstoffs und Sauerstoffs bestimmt man folgen-
dermaßen:
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Die Zahlenwerte 0,768465 bzw. 0,231535 sind die Massenanteile von Luftstickstoff und Sauerstoff in der Verbrennungs-
luft (s. Tab. 11.2). Vor der Analyse trocknen Analysegeräte das Verbrennungsgas. Das Ergebnis der Analyse liefert die Vo-
lumenanteile der Verbrennungsgaskomponenten, bezogen auf das trockene Verbrennungsgas. Die Masse des trockenen
Verbrennungsgases ist:

2 2

* * * * (1 )Rt R H O R H Om m m m x= − = ⋅ − (11.39)

Mit dieser Gasmasse ist der auf die trockene Gasmasse bezogene Massenanteil ermittelbar. Die Umrechnung auf den
Volumenanteil erfolgt über die Gasgleichungen. In vielen Fällen ist es notwendig, die Konzentration der Verbrennungspro-
dukte pro Normkubikmeter anzugeben. In diesem Fall müssen zunächst die Gaskonstante des Verbrennungsgases und dann
das spezifische Volumen bestimmt werden. Die Konzentration ci der Komponente i ist:

i i n
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n N Rt

x x p
c

v T R
⋅

= =
⋅ (11.40)

11.3.4 Unvollständige Verbrennung

Bei unvollständiger Verbrennung bleiben brennbare Bestandteile des Brennstoffs übrig. Dabei können die brennbaren An-
teile den Verbrennungsprozess unverändert als Ruß, Wasserstoff oder nicht verbrannte Kohlenwasserstoffe verlassen oder
aber der Kohlenstoffanteil wird an Stelle von Kohlendioxid teilweise zu Kohlenmonoxid verbrannt. Unvollständige Ver-
brennung entsteht im Allgemeinen durch Luftmangel oder durch örtlich ungleichmäßige Verteilung der Verbrennungsluft
mit lokalem Sauerstoffmangel. Eine unvollständige Verbrennung ist äußerst unerwünscht, weil bedingt dadurch die Ener-
gie des Brennstoffs ungenutzt bleibt. Bei 1 % CO im Verbrennungsgas werden 4 bis 6 % des Brennstoffheizwertes nicht
umgewandelt. Dazu kommt, dass Kohlenmonoxid giftig ist.

BEISPIEL 11.2: Verbrennung von Heizöl

In einem Ölkessel wird Heizöl mit einem Luftverhältnis von λ = 1,2 verbrannt. Die Zusammensetzung des Heizöls gibt der
Lieferant mit c = 0,850, h = 0,146 und s = 0,004 an.

Bestimmen Sie die erforderliche Luftmasse und Zusammensetzung des Verbrennungsgases bei vollständiger Verbrennung.

Lösung

Annahmen

1. Die Verbrennung ist vollständig.
2. Das Verbrennungsgas besteht nur aus CO2, SO2, H2O, O2 und Luftstickstoff.

Analyse

Zunächst wird die Mindestsauerstoffmasse omin ermittelt. Nach Gl. (11.28) gilt:

2
2 22

0,85 2,664 0,146 7,937 0,004 0,998 3, 427HC S
min O OOo c h s oσ σ σ= ⋅ + ⋅ + ⋅ − = ⋅ + ⋅ + ⋅ =

Die Mindestluftmasse, welche zur stöchiometrischen Verbrennung von 1 kg Brennstoff erforderlich ist, beträgt nach Gl.
(11.32):  lmin = omin/0,231535 = 14,80941
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Die pro kg Brennstoff erforderliche Luftmasse ist: l = λ ..... lmin = 17,763

Die spezifischen Massen 
*
im der Verbrennungsgaskomponenten pro kg Brennstoff (angegeben in kg/kg) sind:

2 2 2 2 2

*2 2 2
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* *

* *

* * *
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1,30476 0,76846 13,65027
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Die Summierung zeigt, dass die Berechnung richtig ist, weil die Verbrennungsgasmasse aus der Luftmasse l plus 1 kg

Brennstoff besteht. Die Zusammensetzung ergibt sich aus der Masse der Komponenten, geteilt durch die Verbrennungsgas-
masse.

2 2

* */ 0,16599CO CO Rx m m= =                       2
0, 00043SOx =                     2

0, 06954H Ox =

         *
2

0, 72751
N

x =                               
2

0, 03653Ox =                            1ix =∑

Hier zeigt die Kontrolle, dass die Summe der Gewichtsanteile 1 ergibt.

Diskussion

Die Ermittlung der Mindestluftmasse, Luftmasse, Verbrennungsgasmasse und Zusammensetzung des Verbrennungsga-
ses ist mit den gegebenen Formeln leicht durchzuführen. Bei diesen Berechnungen wird empfohlen, mit mindestens sechs
signifikanten Ziffern zu rechnen. Durch Summierung der spezifischen, auf den Brennstoff bezogenen Komponentenmas-
sen und der Massenanteile des Verbrennungsgases kann die Berechnung kontrolliert werden.

BEISPIEL 11.3: Verbrennung von Erdgas

Erdgas wird mit λ = 1 vollständig verbrannt und hat folgende Zusammensetzung:

rCH4 = 0,93                 rC2H6 = 0,04                  rCO2 = 0,03

Bestimmen Sie die notwendige Luftmenge Lmin in kmol pro kmol Brennstoff und die Zusammensetzung des Verbrennungs-
gases in Raum- und Gewichtsanteilen.

Lösung

Annahmen

• Die Verbrennung ist vollständig.
• Das Verbrennungsgas besteht nur aus CO2, H2O und Luftstickstoff.

Analyse

Die Mindestsauerstoffmenge nach Gl. (11.18):

4 2 62
(1 1) (2 1,5) 2, 00k m

k m
C H

min C H CH C HOO r r rν= ⋅ = ⋅ + + ⋅ + =∑
Pro kmol Brennstoff werden 2 kmol Sauerstoff O2 benötigt. Die Mindestluftmenge ist nach Gl. (11.31):

Lmin = Omin/0,209548 = 9,54435

Die pro kmol Brennstoff entstehenden Verbrennungsgaskomponenten, angegeben in kmol/kmol, sind:

2 4 2 6 2 2 4 2 6

*
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* *
0

* * *

1 2 1,04 2 3 1,98

0,79052 7,54435 10,56435

C CH C H CO H O CH C H

min R iN

n r r r n r r

n L n nλ

= ⋅ + ⋅ + = = ⋅ + ⋅ =

= ⋅ ⋅ = = =∑
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Hier ist die Summe der Stoffmengen der Verbrennungsgaskomponenten ungleich der Summe der Stoffmengen der Luft
und des Brennstoffs. Dies ist leicht einzusehen: 1 kmol H2 und 0,5 kmol O2 liefern 1 kmol H2O. Wenn bei der Verbrennung
aus Wasserstoff und Sauerstoff Wasserdampf entsteht, wird die Stoffmenge des Verbrennungsgases gegenüber den Aus-
gangsprodukten verringert.

Die Raumanteile der Komponenten sind:

*2 2 2 2

* */CO CO R H O N
y n n y y= = = =0,098444 0,187423 0,714133 

Es ist hier trivial, dass die Summe der Mol- bzw. der Raumanteile 1 ergibt.
Um die Massenanteile der Komponenten zu ermitteln, müssen die Massen, die pro kmol Brennstoff entstehen, bestimmt

werden. Multipliziert man die Stoffmengen (Molzahlen) mit den Molmassen der Komponenten, erhält man die spezifische
Masse *

im der Verbrennungsgaskomponenten, die bei der Verbrennung von 1 kmol Brennstoff entsteht.

2 2 2

2 2 2

* * *
2 2 2

* *

* *

* *

* *

1,04 44,01 45,76988  kg/kmol

1,98 18,0153 35,67025  kg/kmol

7,5475 28,1606 212,40781  kg/kmol

293,84794  kg/kmol
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= ⋅ = ⋅ =

= =∑
Die Massenanteile der Verbrennungsgaskomponenten sind: * */i i Rx m m=

*2 2 2
CO H O N

x x x= = =0,15576 0,12139 0,72285

Diskussion

Bei der Berechnung der Molanteile kann an Stelle der Molzahl der Molanteil (Raumanteil) verwendet werden. Die Mas-
sen der Verbrennungsgaskomponenten sind hier nicht pro kg, sondern pro kmol Brennstoff angegeben. Die Massenanteile
sind davon nicht betroffen.

Zur Bestimmung der Stoffwerte des Verbrennungsgases benötigt man die Massenanteile der Komponenten. Man könnte
durch folgendes Vorgehen auf die molaren Berechnungen verzichten: Die brennbaren Komponenten des Brennstoffs sind
Kohlen- und Wasserstoff. Deren Massenanteile im Brennstoff können aus der chemischen Zusammensetzung mit den Mol-
massen der Komponenten berechnet werden. Die Analyse erfolgt dann wie für feste und flüssige Brennstoffe.

BEISPIEL 11.4: Unvollständige Verbrennung von Stadtgas

Stadtgas wird mit 2 % Luftmangel verbrannt. Im Verbrennungsgas befindet sich nur CO als brennbare Komponente, aber
kein Sauerstoff. Die Zusammensetzung des Stadtgases ist: rCO = 0,215, rH2 = 0,515, rCH4 = 0,170, rC2H4 = 0,100

Bestimmen Sie die Mindestluftmenge der Verbrennungsluft in kmol/kmol und die Zusammensetzung des Verbrennungs-
gases in Molanteilen.

Lösung

Annahmen

• Die Verbrennung ist unvollständig mit λ = 0,98 . lmin.
• Das Verbrennungsgas besteht nur aus CO, CO2, H2O und Luftstickstoff.
• In der ersten rechnerischen Teilverbrennung werden alle Wasserstoffanteile zu Wasserdampf und alle Kohlenstoff-

anteile zu CO verbrannt. Mit dem Restsauerstoff verbrennt ein Teil des CO zu CO2.

Analyse

Die Mindestsauerstoffmenge und Mindestluftmenge sind nach den Gln. (11.18) und (11.31):

2 4 2 4
0,5 0,5 2 3 1,005min CO H CH C HO r r r r= ⋅ + ⋅ + ⋅ + ⋅ =

/ 0,209548min minL L= = 4,79604
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Für die Verbrennung von 1 kmol Brenngas steht damit 0,98 0,9849minO⋅ =  kmol Sauerstoff zur Verfügung. Es wird an-
genommen, dass zunächst die vollständige Verbrennung aller Wasserstoffanteile zu Wasserdampf und aller Kohlenstoffan-
teile zu Kohlenmonoxid CO erfolgt. Die für diesen Prozess erforderliche Sauerstoffmenge kann mit den Gln. (11.13) und
(11.14) bestimmt werden:

2 4 2 4
0,5 1,5 2 0,7125H CH C HO r r r= ⋅ + ⋅ + ⋅ =

Für die Verbrennung des CO zu CO2 bleibt 0,2724 kmol Sauerstoff übrig. Damit wird ein Teil des Kohlenmonoxids zu
CO2 verbrannt. Vor der ersten Verbrennung war pro kmol Brennstoff im Verbrennungsgas 0,215 kmol CO enthalten. Nach
der ersten Verbrennung beträgt die Stoffmenge an CO pro kmol Brennstoff im Verbrennungsgas nach Gl. (11.15):

4 2 4

* 1 2 0,5848CO CO CH C Hn r r r= + ⋅ + ⋅ =

Mit 0,2724 kmol O2 kann 0,5448 kmol CO verbrannt werden. Pro kmol Brenngas bleibt nach der Verbrennung *
COn  =

0,0402 kmol CO unverbrannt im Verbrennungsgas. Bei der Verbrennung entsteht 0,5448 kmol CO2.
Die Wasserdampfstoffmenge pro kmol Brennstoff ist nach Gl. (11.16):

2 2 4 2 4

* 1 2 2 1,055H O H CH C Hn r r r= ⋅ + ⋅ + ⋅ =

Nach Gl. (11.35) beträgt der Anteil des Luftstickstoffs:

2*

* 0,79025 0,98 4,79759 0,790452 3,71522N minn Lλ= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ =

Stoffmenge des Verbrennungsgases: 5,35522 kmol/kmol
Damit sind die Raumanteile der Komponenten:

2 2 2*CO CO H O Nr r r r= = = =0,00751 0,10173 0,19700 0,69376

Diskussion

Die Berechnung der unvollständigen Verbrennung verlangt das Aufstellen sinnvoller Verbrennungsmodelle, die nicht
mit dem Ablauf des realen Verbrennungsvorgangs übereinzustimmen haben. Die chemischen Reaktionsgleichungen müs-
sen jedoch richtig aufgestellt werden. Für solche Berechnungen gibt es keine „fertigen Rezepte“, der Ingenieur hat sich den
Rechenweg selbst zu erarbeiten.

11.4 Kontrolle der Verbrennung

Die Verbrennung muss aus folgenden Gründen kontrolliert werden:

• Der Luftüberschuss soll so gering wie möglich sein. Mit steigendem Luftüberschuss vergrößert sich die Verbren-
nungsgasmasse und damit die abgeführte Energie (Schornsteinverluste). Andererseits muss der Luftüberschuss so
groß sein, dass eine vollkommene Verbrennung stattfindet, d. h., im Verbrennungsgas sollten keine brennbaren
Stoffe mehr enthalten sein.

• Bei der Verbrennung entstehen umweltbelastende Gase wie Schwefeldioxid, Stickoxide (NOx) und Kohlenmono-
xid. Diese Gasmengen müssen so gering wie möglich gehalten werden.

Eine Feuerung muss also so eingestellt werden, dass im Verbrennungsgas möglichst kein Ruß, kein Kohlenmonoxid und
keine Kohlenwasserstoffe mehr enthalten sind. Dies bedeutet, die Feuerung mit einer überschüssigen Luftmenge zu fahren,
bei der keine unverbrannten Bestandteile mehr vorhanden sind. Mit steigendem Luftüberschuss entstehen aber zunächst
zunehmend Stickoxide. Die Reduktion der Stickoxide ist durch die Gestaltung des Brenners und durch die teilweise Rück-
führung kälterer Verbrennungsgase möglich. Der Schwefeldioxidanteil ist durch die Zusammensetzung des Brennstoffs
gegeben und kann durch Eingriffe in die Feuerung nicht verringert werden. Eine Minderung des Schwefeldioxids ist nur
durch Verwendung anderer schwefelarmer Brennstoffe oder durch Behandlung des Verbrennungsgases (Rauchgas-
wäscher) möglich.
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11.4.1 Messmethoden

Den Verbrennungsluftmassenstrom direkt zu messen, ist meist äußerst schwierig. Das Gleiche gilt für den Verbrennungs-
gasmassenstrom. Aus der Analyse des Verbrennungsgases kann die Luftmasse bestimmt werden. Bei der Verbrennungs-
gasanalyse wendet man chemische oder physikalische Messmethoden an. Früher überwogen chemische Methoden, bei
denen nacheinander die Gase Kohlendioxid, Kohlenmonoxid und Sauerstoff in einem Absorptionsgerät absorbiert wurden.
Heute verwendet man zunehmend physikalische Messmethoden. Mit der Messung der Komponenten O2, CO2, CO und CO2
können die Luft- und Verbrennungsgasmasse sehr genau bestimmt werden. Außerdem kann man die Anteile von  Stickoxi-
den und Kohlenwasserstoffen erfassen. Da sie sehr gering sind, genügt für die Berechnung der Luft- und Verbrennungsgas-
masse die Bestimmung der Anteile von CO2, CO, SO2 und O2. Zur Überwachung der Umweltverträglichkeit ist jedoch die
Messung der übrigen Komponenten äußerst wichtig. Die Bestimmung der Rußpartikel kann mit Filtern oder mit optischen
Methoden erfolgen.

Die Analyse der Verbrennungsgase erfolgt bei Umgebungstemperatur. Deshalb wird der im Verbrennungsgas enthaltene
Wasserdampf vorher durch Abkühlen auf tiefere Temperaturen auskondensiert. Das Gas enthält dann immer noch vernach-
lässigbare Spuren von Wasserdampf. Die Analyse gibt die Gasanteile in Volumenprozent, bezogen auf das trockene Ver-
brennungsgas, an.

11.4.2 Auswertung der Analyse

Zur Auswertung der Verbrennungsgasanalyse muss die Zusammensetzung des Brennstoffs bekannt sein. Daraus kann die
Mindestluftmenge berechnet werden. Zur Bestimmung der Luft- und Verbrennungsgasmenge stellt man Stoffbilanzen auf,
in der die Mengen als die Anzahl Mole pro kg Brennstoff angegeben sind. Die pro Kilogramm Brennstoff der Verbrennung
zugeführte Masse an Kohlenstoff ist c. Der Anteil des Kohlenstoffs, der unverbrannt die Verbrennung als Ruß verlässt oder
in die Asche gelangt, ist c´. Damit ist die Masse des Kohlenstoffs, die an der Verbrennung teilnimmt, gleich c – c´= α . c. Die
Kohlenstoffmenge, die die Verbrennung als Gas verlässt, ist:

2

* ( )
k mRt CO CO C H

C

c n r r k r
M

α ⋅ = ⋅ + + ⋅ (11.41)

Die Raumanteile der Komponenten der Verbrennungsgase stammen aus der Verbrennungsgasanalyse, der Massenanteil
des festen Kohlenstoffs aus der Elementaranalyse. Die Verbrennungsgasmenge in kmol pro kg Brennstoff beträgt:

2
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k m

C
Rt

CO CO C H

c
Mn

r r k r

α ⋅
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+ + ⋅
(11.42)

Eine ähnliche Bilanz kann für den Luftstickstoff aufgestellt werden.

*
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2
*
2

, *min N Luft
Rt N

N

n l
n r

M

λ ξ+ ⋅ ⋅
= ⋅ (11.43)

Andererseits ist der Raumanteil an Luftstickstoff in den Verbrennungsgasen direkt aus der Analyse bestimmbar. Da das
trockene Verbrennungsgas aus dem Stickstoff und den anderen gemessenen Komponenten besteht, gilt:

mk HCOCOSOCON
rrrrrr −−−−−=

222*
2

1 (11.44)

Gleichung (11.44) in Gl. (11.43) eingesetzt, ergibt:
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Die Gln. (11.42) und Gl. (11.45) können nun gleichgesetzt und nach λ aufgelöst werden.
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 Durch Einsetzen der Zahlenwerte der Molmassen des Kohlen- und Stickstoffs sowie des Massenanteils von Luft-
stickstoff in der Luft ergibt:

2 2 2

2

(1 )3, 05031 0, 4266k m

k m

CO SO CO O C H

min CO CO C H

r r r r rc n
l r r k r c

α
λ

 ⋅ − − − − −⋅ ⋅= ⋅ −  + + ⋅ 
(11.46)

So bestimmt man aus der Zusammensetzung des Brennstoffs und Verbrennungsgasanalyse die Luftmasse. Flüssige und
gasförmige Brennstoffe enthalten in der Regel keinen Stickstoff, das Verbrennungsgas enthält keine oder nur vernachläs-
sigbar kleine Mengen von unverbranntem Kohlenstoff und Kohlenwasserstoffen. Für diese Brennstoffe vereinfacht sich
Gl. (11.46) zu:

2 2 2

2

13, 05031 CO SO CO O

min CO CO

r r r rc
l r r

λ
 − − − −⋅= ⋅  + 

(11.47)

BEISPIEL 11.5: Bestimmung des Luftverhältnisses aus der Verbrennungsgasanalyse

In einem Ölbrenner, in dem Heizöl mit den Daten des Gasöls aus Tabelle A12 verbrannt wird, liefert die Verbrennungs-
gasanalyse folgende Werte:

          rCO2 = 0,126               rO2 = 0,037               rCO = 0,00              rSO2 = 0,0002

Bestimmen Sie das Luftverhältnis.

Lösung

Annahmen

• Die Verbrennung ist vollständig.
• Im trockenen Verbrennungsgas befinden sich nur CO2, H2O, SO2 und Luftstickstoff.
• Die Rußbildung wird vernachlässigt.

Analyse

Aus Tabelle A12 können folgende Daten abgelesen werden:

          c = 0,859               h = 0,135               s = 0,004               o = 0,002               lmin = 14,5204

Mit Gl. (11.47) erhält man:

1,198=







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+
−−−−

⋅⋅=
COCO

OCOSOCO

min rr
rrrr

l
c

2

222
105098,3λ

Diskussion

Gleichung (11.47) liefert eine einfache Möglichkeit zur Berechnung des Luftverhältnisses. Mit der Messung des Brenn-
stoffmassenstroms, die mit Hilfe einer Waage und Stoppuhr einfach möglich ist, kann der Massenstrom der Verbrennungs-
luft leicht bestimmt werden. Bei der Zusammensetzung des Heizöls ist der Einfluss des SO2 vernachlässigbar, weil er im
Vergleich zur Messgenauigkeit der Geräte für die Messung der Raumanteile von O2 und CO2  sehr klein ist.
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BEISPIEL 11.6: Leckageluft bei der Verbrennung

Es wird angenommen, dass im Beispiel 11.5 der Massenstrom des Heizöls 3 kg/h beträgt. Die Kontrollmessung direkt nach
dem Brenner zeigt folgende Verbrennungsgaszusammensetzung: rCO2 = 0,130 und rO2 = 0,02. Dies weist auf eine Luft-
leckage zwischen Brennraum und Kamin hin.
Bestimmen Sie den Massenstrom der Luft mit und ohne Leckage.

Lösung

Annahmen wie in Beispiel 11.5

Analyse

Die Messung im Kamin ergibt ein Luftverhältnis aus Beispiel 11.5 von λ = 1,198. Der Luftmassenstrom ist mit Leckage:

,l mit Leck min Brm l mλ= ⋅ ⋅ = 52,20  kg/h

Das Luftverhältnis nach Gl. (11.47) liefert den Wert von λ = 1,100. Der Massenstrom ohne Leckage ergibt sich somit:

,l ohne Leck min Brm l mλ= ⋅ ⋅ = 47,38  kg/h

Diskussion

Die Analyse des Verbrennungsgases ist eine sehr effektive Methode, um die Verbrennung zu kontrollieren und das Luft-
verhältnis zu bestimmen.

11.5 Energiebilanz der Verbrennung

11.5.1 Anwendung des ersten Hauptsatzes

Bei einer Verbrennung wird Brennstoff mit der Enthalpie hBr(TBr) und Verbrennungsluft mit der Enthalpie hL(TL) in den
Verbrennungsprozess gebracht (Bild 11.1). Verbrennungsgas mit der Enthalpie hR(TR) und Asche mit der Enthalpie hA(TA)
verlässt den Verbrennungsprozess. Die durch die Asche abgeführte Wärme wird hier vernachlässigt.

Bei isobarer Verbrennung und unter Vernachlässigung der Änderung der kinetischen bzw. potentiellen Energie gilt nach
dem ersten Hauptsatz:

12 R R B B L LQ m h m h m h= ⋅ − ⋅ − ⋅ (11.48)

Brennraum

Verbrennungsgas

Asche

.
m T

.mL TL

Luft
Br Br

Brennstoff

..
mmA TA

mmRR
..

TTRR

Q12

.

Bild 11.1: Verbrennungsprozess

Die Temperatur der Luft ist TL, die des Verbrennungsgases TR und die des Brennstoffs TBr. Bezieht man den Wärmestrom
auf die Masse des Brennstoffs und wählt eine beliebige Temperatur T0 als Bezugstemperatur, ergibt sich für die spezifische
Wärme bei der Verbrennung:
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0 0 0
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λ λ
λ λ

= ⋅ + ⋅ − − + − ⋅ ⋅ − +      
+ ⋅ + ⋅ − − ⋅ ⋅ (11.49)
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Gemäß Definition des spezifischen Heizwertes ∆hu ist dieser die auf die Brennstoffmasse bezogene Wärme, welche bei
der Verbrennung abgegeben wird, wenn man das Verbrennungsgas auf Anfangstemperatur T0 zurückkühlt. Findet keine
Kondensation des Wasserdampfanteils statt, entspricht die abgeführte Wärme dem Heizwert.

0 0 0 0( ) ( ) ( ) ( 1) ( )u Br min L min Rh T h T l h T l h Tλ λ= + ⋅ ⋅ − ⋅ + ⋅ (11.50)

In der spezifischen Enthalpie des Brennstoffs hBr ist also auch die gebundene chemische Energie enthalten. Der spezifi-
sche Heizwert ist gemäß Gl. (11.50) temperaturabhängig und wird üblicherweise auf die Temperatur von 25 °C bezogen.
Bei Temperaturen zwischen 0 °C und 100 °C ist die temperaturbedingte Änderung sehr gering, so dass die beiden letzten
Terme der Gleichung vernachlässigt werden können. Arbeitet man mit stark vorgewärmter Luft oder stark vorgewärmtem
Brennstoff, ist die Temperaturabhängigkeit zu berücksichtigen.

Die bei der Verbrennung abgeführte spezifische Wärme pro kg Brennstoff beträgt damit:

12 uq h− = (11.51)

In Gl. (11.49) treten nur Enthalpiedifferenzen gleich bleibender Stoffe auf. In Gl. (11.50) ist dies nicht der Fall, so dass
die Normierung beachtet werden muss. Bei der kalorimetrischen Messung nach Gl. (11.51) tritt das Problem nicht auf.

11.5.2 Enthalpie des Verbrennungsgases und Verbrennungstemperatur

Die Enthalpie der der Verbrennung zugeführten Luft und des Brennstoffs, bezogen auf die Masse des Brennstoffs, ist:

1 0 0( ) ( )u pB Br min pL Lh h c l cϑ ϑ λ ϑ ϑ= + ⋅ − + ⋅ ⋅ ⋅ − (11.52)

Bei Lufttemperaturen, die nur wenig von der Bezugstemperatur abweichen, genügt es, lediglich den spezifischen Heiz-
wert des Brennstoffs zu berücksichtigen, d. h., der zweite Term in Gl. (11.52) ist vernachlässigbar. Für die weiteren Be-
trachtungen wird angenommen, dass die Verbrennung vollständig ist und dass das Verbrennungsgas aus dem stöchiomet-
rischen Verbrennungsgas und der überschüssigen Luft besteht. Die auf die Brennstoffmasse bezogene Enthalpie des Ver-
brennungsgases ist:

0 0( 1) ( ) ( 1) ( )R min pR R min pL Rh l c l cϑ ϑ λ ϑ ϑ= + ⋅ ⋅ − + − ⋅ ⋅ ⋅ − (11.53)

Der erste Term auf der rechten Seite ist die spezifische Enthalpie des stöchiometrischen Verbrennungsgases und der
zweite Term die Enthalpie der Luft, die nicht an der Verbrennung teilnimmt, jeweils bezogen auf die Brennstoffmasse. Die
mittlere spezifische Wärmekapazität des Verbrennungsgases wird, wie in Kapitel 2 beschrieben, bestimmt. Bei der Berech-
nung ist der linke Term die Enthalpie des Verbrennungsgases, die bei einem Luftverhältnis von 1 entsteht, der rechte Term
die der überschüssigen Luft. Die lokalen und mittleren spezifischen Wärmekapazitäten stöchiometrischer Verbrennungs-
gase einiger häufig verwendeter Brennstoffe sind in Tabelle A16 angegeben. In Tabelle A17 sind die absoluten Entropien
der Verbrennungsgase, die man bei der Berechnung von Gasturbinen benötigt, aufgeführt. Sie sind, wie im Abschnitt
11.6.2 gezeigt wird, nach dem dritten Hauptsatz normiert.

Teilt man Gl. (11.53) durch (λ . lmin + 1), erhält man die spezifische Enthalpie des Verbrennungsgases. Sie kann in einem
h,ϑ-Diagramm dargestellt werden (Bild 11.2).

Bevor das Verbrennungsgas seine Wärme abgibt, stecken der gesamte Heizwert und die Eintrittsenthalpie der Luft bzw.
des Brennstoffs in der Enthalpie des Verbrennungsgases. Die abgeführte spezifische Wärme q12 in Gl. (11.49) ist null.
Damit kann die Verbrennungstemperatur ϑR, die der Temperatur des Verbrennungsgases in Gl. (11.49) entspricht, be-
stimmt werden. Da das Verbrennungsgas keine Wärme abgegeben hat, ist dieser Vorgang adiabat. Die Temperatur ϑR wird
als adiabate Verbrennungstemperatur oder adiabate Flammentemperatur (adiabatic flame temperature) bezeichnet.

0 0
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ϑ ϑ λ ϑ ϑ
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ϑ λ ϑ
+ ⋅ − + ⋅ ⋅ ⋅ −

= +
+ ⋅ + − ⋅ ⋅ (11.54)

Wählt man die Bezugstemperatur ϑ 0 gleich der Temperatur des Brennstoffs ϑBr und der Luft ϑL, erhält man eine verein-
fachte Gleichung:

0( 1) ( ) ( 1) ( )
u

R
min pR R min pL R

h
l c l c

ϑ ϑ
ϑ λ ϑ

= +
+ ⋅ + − ⋅ ⋅ (11.55)

Bei Temperaturen oberhalb von 1 000 °C und verstärkt ab 1 800 °C existieren in den Verbrennungsgasen Komponenten.
Diese Komponenten sind CO, OH, H, O und NO. Sie sind Zwischenprodukte der Hochtemperaturverbrennung. Dieses
Phänomen wird Dissoziation des Verbrennungsgases genannt, da man ursprünglich annahm, dass die Gase CO2, H2O, N2
und O2 in ihre Bestandteile (Elemente) zerfallen. Sie sind Zwischenprodukte der Hochtemperaturverbrennung. Die Zusam-
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mensetzung des Verbrennungsgases lässt sich durch Anwendung des zweiten Hauptsatzes unter Annahme des thermodyna-
mischen Gleichgewichts zwischen den chemisch reagierbaren Komponenten des Gemisches berechnen [11.5, 11.6]. Die
Bestimmung der Reaktionsgleichgewichte wird hier nicht behandelt. Bei den in der Tabelle A15 berechneten energetischen
Stoffwerten wurde der Einfluss der Dissoziation bereits berücksichtigt.

Temperatur in °C

Zusammensetzung nach Tabelle A12

Diagramm des Rauchgases
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Bild 11.2: h,ϑ -Diagramm des Verbrennungsgases des Heizöls L
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Bild 11.3: h,ϑ -Diagramm des Verbrennungsgases unter Berücksichtigung der Dissoziation
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Die Zunahme der Dissoziation ist druckabhängig (Bild 11.3). Sie nimmt mit steigendem Druck ab. Die Berechung des
Einflusses der Dissoziation auf die energetischen Zustandsdaten ist im Anhang A 13 beschrieben. Die verwendeten Glei-
chungen gelten bei Luftverhältnissen von größer als 1,05. Die meisten technischen Verbrennungsprozesse laufen bei Luft-
verhältnissen, die größer als 1,2 sind, ab. Eine Ausnahme bildet hier der Ottoprozess, bei dem mit einem Luftverhältnis von
1,0 gearbeitet wird. Die Verbrennung ist allerdings unvollständig. Erst bei der Nachbehandlung des Verbrennungsgases im
Katalysator erfolgt die vollständige Verbrennung mit λ = 1. Die im Anhang A13 angegebenen Gleichungen erlauben die
Analyse von Diesel- und Gasturbinenprozessen. Bei Temperaturen unterhalb von 1 250 °C ändert sich die Enthalpie der
Verbrennungsgase durch die Dissoziation nur um ca. 1 %. Daher können die Stoffwerte in Tabelle A14 bis zu dieser Tem-
peratur verwendet werden. Als Beispiel für den Einfluss der Dissoziation sind die spezifische isobare Wärmekapazität und
Enthalpie des Verbrennungsgases von Heizöl im Anhang A15 tabelliert dargestellt [11.11].

Bei tiefen Temperaturen, bei denen das Verbrennungsgas komplett oder lokal unterhalb des Taupunktes abgekühlt wird,
kondensiert der Wasserdampf teilweise oder vollständig aus. Die Taupunkttemperaturen atmosphärischer Verbrennungs-
gase liegen bei 50 bis 70 °C. Die Ermittlung der auskondensierten Wasserdampfmasse ist aus der Temperatur allein meist
nicht möglich. Kommt das Verbrennungsgas mit einer kalten Wand in Berührung, kondensiert dort Wasser, ohne dass das
gesamte Verbrennungsgas auf die Sättigungstemperatur abkühlt. Kondensiert der insgesamt bei der Verbrennung entstan-
dene Wasserdampfanteil, ist die Änderung der Enthalpie:

2R H O v o uh x h h h∆∆ = ⋅ = −

Diese Änderung ist die Differenz zwischen dem Brenn- und Heizwert.
Eine andere Art der Darstellung ist, die spezifische Enthalpie des Verbrennungsgases und Brennstoff-Luft-Gemisches,

bezogen auf die Masse des Brennstoffs in einem h,ϑ -Diagramm aufzutragen (Bild 11.4). Die Gln. (11.52) und (11.53)
liefern die Enthalpien. Diese Enthalpien sind um den Faktor (λ . lmin + 1) größer als die auf die effektive Masse bezogenen
spezifischen Werte. Die Berechnung der spezifischen Wärmekapazität des Verbrennungsgases und der Luft erfolgt mit den
Daten aus den Tabellen A13 und A16. Die auf die Brennstoffmasse bezogenen spezifischen Enthalpien sind nicht als
spezifische intensive Stoffwerte zu betrachten. Die Darstellung ermöglicht aber das Ablesen der adiabaten Verbrennungs-
temperatur und die Bestimmung der abgegebenen Wärme bei bekannter Verbrennungsgastemperatur. Die Diagramme
müssen für jeden Brennstoff getrennt berechnet und gezeichnet werden. Bild 11.4 zeigt die Bestimmung der zur adiabaten
Flammentemperatur gehörenden Enthalpie. Für eine gewisse Lufttemperatur kann die Enthalpie des Luft-Brennstoff-Ge-
misches berechnet werden. Sie ist von der Lufttemperatur ϑL und vom Luftverhältnis λ abhängig. Die adiabate Verbren-
nungstemperatur ϑ2 wird bei gleicher Enthalpie und gleichem Luftverhältnis λ an den h,ϑ -Diagramm des Verbrennungs-
gases abgelesen (Bild 11.2).

L0ϑ ϑ

hu ∆ hL

h

h∆ L

λλ = 1,2 = 1

Rauchgas

ϑ 2 ϑ2 ϑ

= 1
Luft-Brennstoff-Gemisch

λ

= 1,2λ

2h

h1

Bild 11.4: Auf die Masse des Brennstoffs bezogenes h,ϑ -Diagramm des Luft-Brennstoff-Gemisches und Verbrennungsgases

Der Einfluss der Verbrennungsgastemperatur auf die Verbrennungsgasenthalpie h2 bei Temperaturen unterhalb des Tau-
punktes kann auch im Diagramm dargestellt werden. Bild 11.5 zeigt die auf die Brennstoffmasse bezogene spezifische En-
thalpie des Verbrennungsgases bei tiefen Temperaturen. Bei der Konstruktion der Kurve wurde davon ausgegangen, dass
sich das Verbrennungsgas im thermodynamischen Gleichgewicht befindet. Damit ist das Verbrennungsgas am Taupunkt
bis zur Sättigung mit Wasserdampf beladen. Im Diagramm bedeuten 2

/H O Rx m m= den Massenanteil des Wasserdampfes
im Verbrennungsgas und xs den Massenanteil des Wasserdampfes bei Sättigung. Den Dampfgehalt xs bestimmt man mit
dem Partialdruck des Wasserdampfes bei der Verbrennungsgastemperatur. Die vom Verbrennungsgas an die Umgebung
transferierte und damit verlorene Wärme wird entsprechend der Differenz der beiden fetten Kurven geringer. Dies bedeu-
tet, dass das Verbrennungsgas entsprechend mehr Wärme ∆qab an den Verbraucher abgibt.
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Bild 11.5: Enthalpie des Verbrennungsgases bei tiefen Temperaturen unter Berücksichtigung der Kondensation

BEISPIEL 11.7: Verbrennung in der Brennkammer einer Gasturbine

In einer Gasturbine wird Luft auf 20 bar verdichtet und mit Brenngas in der Brennkammer verbrannt. Die Luft hat eine
Temperatur von 440 °C. Der Brennstoff ist Erdgas L mit der Zusammensetzung aus Tabelle A12. Die Temperatur des zuge-
führten Brenngases beträgt 25 °C. Nach der Brennkammer soll die Temperatur 1100 °C nicht überschreiten. Die Bezugs-
temperatur für den Heizwert ist 25 °C.
Bestimmen Sie das Luftverhältnis der Verbrennung.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Verbrennungsgastemperatur ist die adiabate Verbrennungstemperatur.
• Die durch Dissoziation auftretenden Effekte sind vernachlässigbar.
• Die Expansion ist adiabat, die kinetische Energie kann vernachlässigt werden.

Analyse

Da der Heizwert des Verbrennungsgases bei 25 °C angegeben ist, kann Gleichung (11.54) wie folgt vereinfacht ange-
wendet werden:

2 0 2 1 1 0( ) [( 1) ( 1) ] ( )min pR min pL u min pL Ll c l c h l cϑ ϑ λ λ ϑ ϑ− ⋅ + ⋅ + − ⋅ ⋅ = + ⋅ ⋅ ⋅ −

Umgeformt und nach λ aufgelöst, erhält man:

2
2 0

1 0
2 1

2 0

( 1)

[ ( )]

u
min pR min pL

L
min pL pL

h l c l c

l c c

ϑ ϑλ ϑ ϑ
ϑ ϑ

− + ⋅ + ⋅
−

=
−⋅ − ⋅
−

Da die Temperaturen alle bekannt sind, können die mittleren pc -Werte zwischen 0 °C und der entsprechenden Tempera-
tur ϑ  aus den Tabellen A7 und A14 abgelesen werden.

  1 21 032,6 J/(kg K) 1 100,1 J/(kg K) 1 168,3 J/(kg K)pL pL pRc c c= = =

Mit der Mindestluftmasse aus Tabelle A12 lmin = 13,106 kg/kg und für den Heizwert hu = 38,1 MJ/kg erhält man für das
Luftverhältnis 3,63.

p   = 20 bar
Brennstoff

Brennkammer

   = 0,98 barp

  = 1 100 °C

p   = 20 bar
   = 440 °Cϑ

Luft

ϑ
Turbine
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Diskussion

Die Verbrennungstemperatur bestimmt man mit Gl. (11.54). Dabei ist immer zu beachten, dass bei Temperaturen über
1 100 °C Dissoziation eintritt und somit die in diesem Buch für die Berechnung gegebenen Tabellen zu ungenau sind.

11.5.3 Kesselwirkungsgrad

Verbrennung erfolgt in einer Feuerung, die hier als Kessel bezeichnet wird. Von der maximal zuführbaren Wärme, die dem
unteren Heizwert entspricht, geht ein Teil verloren. Diese Verluste entstehen durch folgende Ursachen: Unvollständige
Verbrennung des Brennstoffs, Strahlungs- und Konvektionsverluste an die Umgebung und Verluste durch das warme Ver-
brennungsgas.

Die Verluste durch Strahlung und Konvektion an die Umgebung betragen bei modernen Kesseln weniger als 1 %. Diese
Verluste werden als Isolationsverluste bezeichnet und durch den Wirkungsgrad ηV berücksichtigt.

Die durch unverbrannte Brennstoffe verursachten Verluste sind bei gut eingestellten Feuerungen ebenfalls sehr gering.
Sie können aus der Verbrennungsgasanalyse, sofern das Kohlenmonoxid, die Kohlenwasserstoffe und der Ruß bestimmt
wurden, rechnerisch berücksichtigt werden. Bei einer modernen Feuerung betragen diese Verluste etwa 1 %. Der Brenn-
stoffwirkungsgrad ηB erfasst die Verluste, die durch die unverbrannten Brennstoffe entstehen.

Die größten Verluste resultieren aus den an die Umgebung abgeführten warmen Verbrennungsgasen. Die Verbrennungs-
gastemperaturen liegen bei 80 bis 250 °C. Diese Temperaturen sind durchaus gewollt. Kühlt man das Verbrennungsgas auf
tiefere Werte, kann der Wasserdampf aus dem Verbrennungsgas kondensieren und zusammen mit dem im Verbrennungs-
gas vorhandenen Schwefeldioxid und den Stickoxiden Säuren bilden, die die Schornsteinmaterialien angreifen. Die Ver-
brennungsgasverluste (Schornsteinverluste) können bis zu 15 % betragen. Sie werden mit dem Verbrennungsgaswir-
kungsgrad ηA erfasst. Bei Verwendung entsprechender korrosionsfester Materialien kann das Verbrennungsgas bis auf tie-
fere Temperaturen (unter 40 °C) abgekühlt werden. In diesem Fall wird ein großer Teil der im Wasserdampf enthaltenen
Kondensationsenthalpie genutzt.

Die maximal zuführbare Wärme ist durch den Heizwert ∆hu definiert. Ist der im Kessel an den Verbraucher abgegebene
Wärmestrom NQ , erhält man für den Kesselwirkungsgrad ηK:

N
K V B A

B u

Q
m h

η η η η= = ⋅ ⋅
⋅ (11.56)

Brennwert- oder Kondensationskessel, in denen Verbrennungsgas unter den Taupunkt abgekühlt und ein Teil des Was-
serdampfes kondensiert wird, können nach Gl. (11.56) Kesselwirkungsgrade haben, die größer als 1 sind. Richtiger sollte
bei solchen Kesseln der Brennwert als Bezugsgröße eingesetzt werden, was immer kleinere Wirkungsgrade als 1 liefert.

Ist der Brennstoff oder die Verbrennungsluft vorgeheizt, setzt man den Heizwert entsprechend Gl. (11.50) ein. Die Ener-
gieanteile, die durch Brennstoff und Luft dem Kessel zugeführt werden und durch den Kamin verloren gehen, sind in dem
auf die Brennstoffmasse bezogenen h,ϑ -Diagramm in Bild 11.6 dargestellt. Dabei ist qzu die durch Brennstoff und Luft zu-
geführte Wärme, qab die an den Kessel abgeführte Wärme und qV die durch das Verbrennungsgas an die Umgebung abgege-
bene Wärme.

q

u

0ϑ

h

Vq

Lϑ

Luft-Brennstoff

h

q zu

Rauchgas

R
ϑ

h2

ϑ

   = 1λ

λ   = 1,2

   = 1,2

ab

1h

λ   = 1

λ

Bild 11.6: Veranschaulichung der Verbrennungsgasverluste
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BEISPIEL 11.8: Heizkessel für Warmwasseraufbereitung

In einem Heizkessel wird Heizöl L entsprechend der Zusammensetzung in Tabelle A15 mit einem Luftverhältnis von 1,2
verbrannt. Die Verbrennung ist vollständig. Das Verbrennungsgas im Kamin hat eine Temperatur von 150 °C. Die Isolati-
onsverluste und der Verlust durch unvollständige Verbrennung sind mit 1 % der zugeführten Brennstoffenergie zu berück-
sichtigen. Die Bezugstemperatur ist 25 °C. Die Enthalpie des Brennstoffs und der Luft können vernachlässigt werden. Der
Heizkessel hat eine Heizleistung von 30 kW.

Bestimmen Sie folgende Größen:
a) den Kesselwirkungsgrad
b) den notwendigen Heizölmassenstrom
c) den notwendigen Luftmassenstrom.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Enthalpie des Brennstoffs und der Luft können vernachlässigt werden.
• Die Bezugstemperatur des Verbrennungsgases beträgt 25 °C.
• Der Prozess ist isobar, die Änderung der kinetischen und potentiellen Energie wird vernachlässigt.

Analyse

Aus den Tabellen A12 und A14 erhält man für den Brennstoff und das Verbrennungsgas:

hu = 42,9 MJ/kg                      l min = 14,52                      pRc  = 1 073,1 J/(kg K)

Da die Enthalpie des zugeführten Brennstoffs vernachlässigbar ist, entspricht die spezifische pro kg Brennstoff zugeführ-
te Wärme dem Heizwert. Die an das Heizwasser abgegebene Wärme pro kg Brennstoff bestimmt man mit den Gln. (11.52)
und (11.53).

 00,99 [( 1) ( 1) ] ( )ab u min pR min pL Rq h l c l cλ ϑ ϑ− = ⋅ − + ⋅ − − ⋅ ⋅ ⋅ −

Die mittlere spezifische Wärmekapazität der Luft aus Tabelle A7: pLc = 1 009,7 J/(kg K). Damit ergibt sich:

abq = 40,895  MJ/kg

Der Kesselwirkungsgrad ist:

41,041
42,90

ab
K

u

q
h

η = = = 0,953

Der für die geforderte 30 kW Heizleistung notwendige Brennstoffmassenstrom beträgt:

30 kW   
40895 kJ/kg

ab
Br

ab

Q
m

q
−− ⋅= = = ⋅ =

− ⋅
3 kg kg0,731 10 2,641  

s h

Den Luftmassenstrom bestimmt man mit Gl. (11.23).

L Br minm m lλ= ⋅ ⋅ = 0,0128  kg/s

Diskussion

Der Kesselwirkungsgrad ist trotz der hohen Verbrennungsgastemperatur mit 0,933 relativ hoch. Die zugeführte Primär-
energie wird in diesem Prozess zu 95,3 % in Nutzwärme umgesetzt. Wesentlich ungünstiger sieht eine exergetische Be-
trachtung aus. Die zugeführte Wärme wird praktisch zu Heizzwecken in innere Energie der Umgebung, also in thermody-
namisch „nutzlose“ Energie, umgewandelt.

Heizkessel

     = 30 kW
Heizwasser

   = 150 °C

.m

mL

Luft

.
B

Heizöl

Qab

.

Rauchgas

R
Rϑ

.m
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BEISPIEL 11.9: Nachgeschalteter Verbrennungsgaskühler für Heizkessel aus Beispiel 11.8

Dem Heizkessel aus Beispiel 11.8 schaltet man einen Wärmeübertrager nach, in dem das Verbrennungsgas auf 30 °C abge-
kühlt wird. Die Verbrennungsluft nimmt man vereinfachend als trocken an. Bestimmen Sie die auf den Heiz- und Brenn-
wert bezogenen Kesselwirkungsgrade.

Lösung

Schema

Annahmen

• Die Enthalpie des Brennstoffs und der Luft können vernachlässigt werden.
• Die Bezugstemperatur des Verbrennungsgases beträgt 25 °C.
• Der Prozess ist isobar.
• Die Änderung der kinetischen und potentiellen Energien wird vernachlässigt.
• Die Verbrennungsluft wird als trocken angenommen.
• Das Verbrennungsgas ist nach dem Wärmeübertrager mit Wasserdampf gesättigt, d. h., ein Teil des Wasserdampfes

kondensiert aus.

Analyse

In Tabelle A14 sind die Massenanteile der Komponenten im stöchiometrischen Verbrennungsgas angegeben. Durch die
Verbrennung mit einem Luftverhältnis von λ =1,2 kommt noch der Anteil der nicht für die Verbrennung verwendeten Luft
mL = (λ –1) . lmin dazu. Für die Bestimmung der Sättigungstemperatur des Wasserdampfes muss der Partialdruck des Damp-
fes ermittelt werden. Dazu ist die molare Zusammensetzung des Verbrennungsgases zu berechnen.

xstöch. mi = xi 
. (lmin+ 1) M ni =  mi/M yi = ni/nR

– kg/kg kg/kmol kmol/kg kmol/kmol

CO2 0,20280 3,14754 44,0100 0,07152 0,09358
SO2 0,00051 0,00799 64,0650 0,00012 0,00016
H2O 0,07773 1,20654 18,0153 0,06697 0,08763
N2* 0,71895 11,15481 28,1606 0,55295 0,72351
Luft 2,90408 28,9647 0,07270 0,09512
                              mR = 18,42448                     nR = 0,76426

Partialdruck des Dampfes: 
2 2

0,08763 barH O H Op p y= ⋅ =

Nach Tabelle A2.2 ist die Sättigungstemperatur 42,2 °C. Der Sättigungsdruck beträgt bei 30 °C 0,04247 bar und ent-
spricht dem Molanteil des Wasserdampfes im Verbrennungsgas. Die Molzahl der anderen Komponenten verändert sich
nicht. Die Molzahl des trockenen Verbrennungsgases nR– nH2O = 0,69729 bleibt unverändert. Für das Verbrennungsgas mit
dem veränderten Dampfanteil beträgt der Molanteil des Dampfes:

2
2

2

0,04247 H O
H O

Rt H O

n
y

n n
= =

+

Nach der Molzahl aufgelöst, erhält man: 2
*
H On = 0,03093

Damit ist der pro kg Brennstoff enthaltene Dampf 2 2 2
*
H O H O H Om n M= ⋅ = 0,55717.

Die Massen der übrigen Komponenten verändern sich nicht. Die Massenanteile und die Enthalpie des stöchiometrischen
Verbrennungsgases können bestimmt werden.

mi xi, stöch. pic i pix c⋅
kg/kg – J/(kg K) J/(kg K)

CO2 3,14754 0,21165 846,5 179,2
SO2 0,00799 0,00054 623,3 0,3
H2O 0,55717 0,03747 1 864,7 69,9
N2* 11,15481 0,75034 1 031,0 773,6

mR = 14,87111      cpm = 1 023,0 J/(kg K)

      = 30 kW

   = 30 °C

.m

m L

Luft

.
B

Heizkessel

Heizöl
Heizwasser

abQ
.

Rauchgas

   = 150 °Cϑ
R

R

ϑ
R

m.
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Bei der Bestimmung der Enthalpie des Verbrennungsgases ist noch der kondensierte Anteil des Dampfes zu berücksich-
tigen.

22 2 2 0( 1) ( 1) ( ) ( 1)R min pR min pL min H O vh l c l c l x hλ ϑ ϑ = + ⋅ + − ⋅ ⋅ ⋅ − − + ⋅ ∆ ⋅ ∆ 

Pro kg Brennstoff wird 0,390 kg Dampf kondensiert. Die Verdampfungsenthalpie aus Tabelle A2.2 ist ∆hv = 2 430 kJ/kg.
Die mittlere spezifische Wärmekapazität der Luft erhält man aus Tabelle A7 mit 2pLc = 1 005,4. Die Enthalpie des Verbren-
nungsgases nach dem Wärmeübertrager ist:

2Rh = −1366, 3  kJ/kg

Durch die Kondensation verkleinert sie sich und vergrößert den Betrag abgeführter Wärme auf:

2 0,99 ( 1,3663 0,99 42,9) MJ/kgab R uq h h= − ⋅ = − − ⋅ ⋅ = −43,837  MJ/kg

Der Kesselwirkungsgrad ist:

1 2
ab ab

K K
u o

q q
h h

η η= = = =1,023 0,958

Dabei ist ηK1 der auf den Heizwert und ηK2 der auf den Brennwert bezogene Wirkungsgrad. Der Brennwert des Heizöls
mit 54,8 MJ/kg stammt aus Tabelle A12.

Diskussion

Der Kesselwirkungsgrad lässt sich mit dem Wärmeübertrager, in dem das Verbrennungsgas besser abgekühlt und ein
Teil des Wasserdampfes kondensiert wird, erhöhen. Berücksichtigt man zusätzlich den in der Brennerluft enthaltenen
Dampf, kommt man zu einem noch besseren Ergebnis. Dieses resultiert daraus, dass bereits bei einer relativen Feuchte von
0,5 in einem Kilogramm Luft bei 25 °C 0,006 kg Dampf enthalten ist. Bezogen auf die Brennstoffmasse ist das 0,105 kg
Dampf. Der Molanteil des Dampfes im Verbrennungsgas ist bei 30 °C im Sättigungszustand und verändert sich dadurch
nicht.

11.6 Anwendung des 2. Hauptsatzes auf die Verbrennung

Bei jeder Feuerung wird die bei chemischer Reaktion „freigesetzte Wärme“ oder Enthalpie der heißen Verbrennungsgase
genutzt. Die Möglichkeiten zur Gewinnung technischer Arbeit wurden nicht untersucht. Durch Anwendung des zweiten
Hauptsatzes analysiert man, welche Irreversibilitäten bei der Verbrennung auftreten und wie viel technische Arbeit aus der
chemischen Bindungsenergie maximal gewonnen werden kann. Die Analyse wird anhand des Modells der reversiblen che-
mischen Reaktion durchgeführt.

11.6.1 Reversible chemische Reaktion

Die reversible chemische Reaktion nimmt man als Idealfall der reversiblen Oxidation des Brennstoffs an. Bei diesem
Prozess wird nicht nur Energie als Wärme, sondern auch die nach dem zweiten Hauptsatz mögliche maximale technische
und spezifische, auf 1 kmol bezogene, Arbeit (wtm)rev gewonnen. Den Prozess führt man folgendermaßen durch: Brennstoff
und Sauerstoff werden dem Brennraum getrennt zugeführt. Die Verbrennungsprodukte verlassen den Brennraum ebenfalls
getrennt. Die zu- und abgeführten Stoffströme haben die gleiche Temperatur T und den gleichen Druck p. Die Reaktion ver-
läuft reversibel. Der Brennraum kann mit einem Reservoir die Wärme (qm)rev mit der Temperatur T reversibel austauschen.

Dabei ist (wtm)rev die reversible spezifische, auf 1 kmol Brennstoff bezogene Reaktionsarbeit, (qm)rev die spezifische mit
dem Reservoir transferierte Wärme. Die gesamte Enthalpieänderung ∆hm, ges ist, wenn das Verbrennungsprodukt Wasser-
dampf in flüssiger Form abgeführt wird, der molare Brennwert ho und, falls die Abfuhr als Dampf erfolgt, der molare Heiz-
wert hmu.

Nach dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik gilt:

2
( ) ( ) ( , ) ( , ) ( , )m rev mt rev i mi mB min mO mu

i

q w y h T p h p T O h h p T+ = ⋅ − − ⋅ = ∆∑ (11.57)
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Bild 11.7: Veranschaulichung reversibler chemischer Oxidation

Da der Idealprozess reversibel verläuft, muss die Entropieänderung gleich null sein. Damit gilt:

2
( , ) ( , ) ( ) / 0i mi mB i min O m rev

i

y s T p s p T O s q T⋅ − − ⋅ − =∑
Die ersten drei Terme sind die Entropieänderungen, die mit dem Stofftransfer verbunden sind. Der letzte Term ist die

spezifische, auf 1 kmol Brennstoff bezogene Reaktionsentropie ∆smR:

2
( , ) ( , )mR i mi i mB min O

i

s y s T p s p T O s∆ = ⋅ − − ⋅∑ (11.58)

Aus den Gln. (11.57) und (11.58) erhalten wir für die spezifische reversible technische Arbeit:

( )tm rev Vm Rmw h T s= ∆ − ⋅∆ (11.59)

Auf die Berechnung dieser Größe wird hier verzichtet. Berechnungsbeispiele sind in der Literatur [11.1, 11.4 und 11.7]
zu finden.

11.6.2 Dritter Hauptsatz der Thermodynamik

Im Gegensatz zur Verbrennung war in den zuvor behandelten Systemen oder Stoffen die chemische Reaktion ausge-
schlossen. Bei der Anwendung des ersten Hauptsatzes benötigt man die Enthalpie bzw. deren Änderung. Für die Bestim-
mung des Heiz- und des Brennwertes wurden die Enthalpien in Gl. (11.50) auf eine willkürlich gewählte Temperatur T0
normiert. Um den zweiten Hauptsatz nach Gl. (11.58) bei der Verbrennung anzuwenden, muss jeder Komponente des Ver-
brennungsprozesses eine absolute Entropie zugeordnet werden, da willkürlich gewählte Nullpunkte zu unterschiedlichen
Ergebnissen führen.

Die Festlegung eines gemeinsamen Nullpunktes für Entropien wird durch den dritten Hauptsatz der Thermodynamik,
der von Nernst aufgestellt und von Planck erweitert wurde, formuliert:

Die Entropie jedes reinen kondensierenden Stoffs, der sich im inneren Gleichgewicht befindet, nimmt bei T = 0 K
ihren kleinsten Wert an, der zu null normiert werden kann.

Die Bestimmung der Entropie für jeden beliebigen Zustand p und T erfolgt mit der Integration des Entropiedifferentials

dp
T
v

T
dhds ⋅+=

Die Integration beginnt bei T = 0 K beim festen Körper und ist recht aufwändig. In der Literatur werden die absoluten
Entropien bei 25 °C und 1 bar Druck angegeben [11.1]. Diese Werte und die Berechnung der absoluten Entropie sind in
Tabelle A7 aufgelistet.
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11.6.3 Exergie der Brennstoffe und Verluste bei der Verbrennung

Die technische Arbeit nach Gl. (11.59) entspricht der Exergie des Brennstoffs. Bei Baehr [11.1] wird die Exergie von Koh-
lenstoff und Kohlenwasserstoffen näherungsweise als Brennwert angegeben. Nach der Vorstellung der reversiblen chemi-
schen Reaktion wäre also der Brennwert die vollständig umwandelbare Energie eines Brennstoffs. Die Realität sieht aller-
dings wesentlich ungünstiger aus.

In technischen Prozessen liefert Verbrennung entweder Wärme, heißes Verbrennungsgas oder beides. Bei Gasturbinen-
prozessen und Verbrennungsmotoren steht die bei der Verbrennung entstehende Enthalpiezunahme als zugeführte Wärme
zur Verfügung. Durch Küühlung führen Verbrennungsmotoren bis zu 30 % der zugeführten Energie ab. In Feuerungskes-
seln liefert das heiße Brenngas, das sich in dem Kessel abkühlt, Wärme.

Im adiabaten Fall steht eine Wärmequelle bei adiabater Verbrennungstemperatur zur Verfügung. Diese Temperatur ist
für die Bestimmung der Exergie der Wärme maßgebend. Bei der Verbrennung mit Luft kann die adiabate Verbrennungs-
temperatur aus dem h,ϑ -Diagramm in Bild 11.2 bestimmt werden. Für Heizöl erhält man ohne Berücksichtigung der Dis-
soziation bei einem Luftverhältnis von 1 Temperaturen, die bei 2 200 °C liegen. Für eine Umgebungstemperatur von 25 °C
ist nach Gl. (11.13) die spezifische Exergie der Wärme qzu 

. (1 – T / TU). Dabei ist qzu die zugeführte Wärme, die in diesem
Fall dem Brennwert entspricht, T die Temperatur bei der Wärmeabgabe und TU die Umgebungstemperatur. Damit werden
nur 88 % der zugeführten Exergie bei der Verbrennung weitergegeben. Bei der in Beispiel 11.7 behandelten Brennkammer
ist die adiabate Verbrennungstemperatur erheblich kleiner; nur noch 78 % der Exergie werden mit der Wärme weitergege-
ben. Bei anderen Prozessen, in denen das heiße Verbrennungsgas zur Verfügung steht, wird Wärme durch Abkühlung bei
endlichen Temperaturdifferenzen an ein Fluid tieferer Temperatur transferiert. Wie in Kapitel 6 gezeigt wurde, ist die Nut-
zung der Exergie noch geringer.

Bei der Verbrennung entstehen immer große Exergieverluste, d. h., die Verbrennungsvorgänge sind irreversibel.

11.7 Brennstoffzellen

Brennstoffzellen (fuel cells) sind Einrichtungen, in denen zumindest theoretisch die reversible chemische Oxidation ver-
wirklicht werden könnte. In der Brennstoffzelle erfolgt diese Reaktion nicht durch Verbrennung, sondern durch einen elek-
trochemischen Prozess. Im Gegensatz zur Verbrennung, die prinzipiell irreversibel ist, kann die Oxidation eines Brenn-
stoffs in einer Brennstoffzelle theoretisch reversibel durchgeführt werden. In der Praxis arbeiten Brennstoffzellen aber
auch irreversibel. Das Produkt der Oxidationsreaktion ist in diesem Fall nicht Wärme, sondern elektrischer Strom.

Eine Brennstoffzelle besitzt zwei Elektroden: die Brennstoffelektrode (Anode), der der Brennstoff zugeführt wird und
die Sauerstoffelektrode (Kathode). Zwischen beiden Elektroden befindet sich ein Elektrolyt. Bild 11.8 zeigt die Wasser-
stoff-Sauerstoff-Brennstoffzelle schematisch.

Elektrolytlösung

2 OH

Anode

H O2

2 H O2

H2

2 e

2 e

elU

2 OH

Kathode

H O2

e2

2 e

1/2 O2

Bild 11.8: Schema der Wasserstoff-Sauerstoff-Brennstoffzelle

Der Elektrolyt zwischen den Elektroden kann z. B. eine KOH-Lösung sein. Bei Umgebungsbedingungen wird der Zelle
stetig Wasserstoff und Sauerstoff zugeführt. Das Ergebnis der Reaktionsarbeit ist elektrischer Strom, der an beiden Elek-
troden abgenommen wird. Die bei der chemischen Reaktion entstehenden Elektronen wandern im äußeren Stromkreis von
der Anode zur Kathode. Entsprechend wandern die OH-Ionen von der Kathode zur Anode. Zwischen beiden Elektroden
besteht eine Spannungsdifferenz ∆Uel, die wir im Grenzfall des reversiblen Prozesses als reversible Klemmenspannung Urev
bezeichnen.
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An der Anode ist die chemische Reaktion:

−− +→+  eO H OHH 222 22

An der Kathode erfolgt die Reaktion:

−− →++  OH eOH O 22
2
1

22

Als Summe beider Reaktionen erhalten wir:

OHH O 2222
1 →+

Dies ist die normale Oxidation des Wasserstoffs zu Wasser. Die reversible Arbeit dieser Reaktion entspricht der elektri-
schen Leistung Prev = Urev

. Iel. Hier sieht man leicht ein, dass dieser Prozess umgekehrt werden kann. Fließt in einer Elektro-
lytlösung Strom, entstehen dort Sauer- und Wasserstoff. Unter idealen Bedingungen, die sich technisch nicht verwirklichen
lassen, könnte  der verlustfreie Prozess umgekehrt werden. Gl. (11.59) gibt die reversible Arbeit bei reversibler chemischer
Reaktion an. Nach Berechnungen von Baehr [11.1] ist die spezifische reversible technische Arbeit (wtm)rev des Oxidations-
prozesses bei 1 bar Druck und 25 °C Temperatur –237,13 kJ/kmol.

Die elektrische Leistung ermittelt man aus dem Stoffmengenstrom und der spezifischen reversiblen technischen Arbeit.

revelrevtHrev UIwnP ⋅=⋅= )(
2

(11.60)

Die elektrische Stromstärke Iel kann mit dem Stoffmengenstrom des Wasserstoffs, mit der Avogadro-Konstante NA =
6,02214 . 1023 mol-1 (Anzahl Moleküle pro mol) und mit der Elementarladung e = 1,60218 . 10-19 C  berechnet werden.

2 2
2 ( ) 192 971 A s/molel H A HI n N e n= ⋅ ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ (11.61)

Die Zahl 2 zeigt, dass pro Wasserstoffmolekül zwei Elektronen strömen. Aus den Gln. (11.60) und (11.61) erhält man für
die reversible elektrische Klemmenspannung:

2

2

( ) 237130  J/mol 1,229 V
2 ( ) 19 970 A s/mol

H t rev
rev

H A

n w
U

n N e
⋅

= = =
⋅ ⋅ ⋅ − ⋅

Diese tiefe Klemmenspannung ist ein erheblicher Nachteil der Brennstoffzelle, da die in der Praxis erforderlichen Leis-
tungen große Ströme benötigen. Brennstoffzellen, die mit anderen Stoffpaarungen arbeiten, haben ebenfalls Klemmen-
spannungen, die bei etwa 1 Volt liegen.

In realen Brennstoffzellen entsteht durch Irreversibilitäten eine kleinere Spannung, die unter 1 Volt liegt. Sie ist von der
Stromdichte (pro Flächeneinheit abgegebener Strom) abhängig. Die momentan besten Zellen erreichen Stromdichten von
maximal 1 A/cm2. Die von der Brennstoffzelle wirklich abgegebene Leistung ist kleiner als die des reversiblen Prozesses.
Außerdem kann die zugeführte Brennstoffmenge nur unvollständig genutzt werden. Durch Diffusion gelangt ein Teil des
Brennstoffs durch die Anode zum Elektrolyt und geht der Nutzung verloren.

Die Energieumwandlung in der Brennstoffzelle ist im Gegensatz zur Wärmekraftmaschine durch den zweiten Hauptsatz
keiner Limitierung unterworfen. Heute werden mit Brennstoffzellen größere Wirkungsgrade erreicht als mit Wärmekraft-
prozessen. Die Schadstoffemission bei der „Verbrennung“ in der Brennstoffzelle ist im Vergleich zur konventionellen Ver-
brennung beinahe vernachlässigbar. Die ersten Wasserstoff-Sauerstoff-Brennstoffzellen wurden in der Raumfahrt einge-
setzt. Da in der Natur Wasserstoff als Brennstoff nicht vorhanden ist, wird die Entwicklung von Brennstoffzellen, die mit
Kohlenwasserstoffen und Luft arbeiten, stark vorangetrieben. Versuchsfahrzeuge mit Brennstoffzellen und Elektroantrieb
sind schon in der Erprobung. Pilotanlagen als Blockheizkraftwerke (BHKW), bei denen mit der Brennstoffzelle Strom und
mit der durch Irreversibilitäten anfallenden Wärme Heizwasser erzeugt wird, befinden sich in der Testphase. Um Brenn-
stoffzellen für allgemeine Nutzung wirtschaftlich attraktiv zu gestalten, sind noch viele technische Probleme zu lösen.
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A1.1 Naturkonstanten

Avogadro-Konstante NA = 6,022 1415 . 1023 mol-1

Universelle Gaskonstante Rm = 8,314472 kJ/(kmol K)
Molvolumen eines idealen Gases 22,413996 m3/kmol
Boltzmann-Konstante Rm/NA k = 1,3806503 . 10-26  kJ/K
Elektrische Elementarladung e = 1,602 176 53 . 10-19 C
Planck'sches-Wirkungsquantum h = 6,6260755 . 10-26 kJ s
Lichtgeschwindigkeit im Vakuum c = 299 792 458 m/s
Stefan-Boltzmann-Konstante σs = 5,670400 . 10-8 W/(m2 K4)
Erdfallbeschleunigung g = 9,80665 m/s2

Quelle: [2.2], [2.6] und [2.7]

Anhang

A1 Naturkonstanten und Größen einiger ausgewählter Stoffe

A1.2 Umrechnung amerikanischer und britischer Einheiten in SI-Einheiten und umgekehrt

Maßeinheit Umrechnung von US- in SI-Einheiten Umrechnung von SI- in US-Einheiten

inch 1 in ('') = 0,0254 m 1 m = 39,3701 in
foot (12 in) 1 ft (') = 0,3048 m 1 m = 3,2808 ft
yard (3 ft) 1 yd = 0,9144 m 1 m = 1,0936 yd
Mile 1 mile = 1609,3 m 1 km = 0,6214 mile
nautical mile 1 nmile = 1852 m 1 km = 0,5400 nmile
square inch 1 sq in = 6,4516 . 10-4 m2 1 m2 = 1550,0 sq in
square foot (144 sq.in.) 1 sq ft = 0,09290 m2 1 m2 = 10,764 sq ft
gallon (US) 1 gal = 3,7854 . 10-3 m3 1 m3 = 264,17 gal
barrel (US) 1 barrel = 0,1156 m3 1 m3 = 8,6505 barrel (US)
barrel (GB) 1 barrel = 0,1637 m3 1 m3 = 6,1087 barrel (GB)
foot per second 1 ft/s = 0,3048 m/s 1 m/s = 3,2808 ft/s
yard per second 1 yd/s = 0,9144 m/s 1 m/s = 1,0936 yd/s
pound 1 lb = 0,45359 kg 1 kg = 2,2046 lb
pounds per square inch 1 psi = 6,89476 kPa 1 kPa = 0,1450 psi
inch mercury 1 in Hg = 3,3864 kPa 1 kPa = 0,2953 in Hg
pounds per cubic foot 1 lb/ft3 = 16,01846 kg/m3 1 kg/m3 = 0,0624 lb/ft3

horsepower-hour 1 hp . h = 26856 MJ 1 MJ = 3,7236 . 10-5 hp . h
horsepower 1 hp = 0,746 kW 1 kW = 1,3405 hp
British thermal unit 1 Btu = 1,055056 kJ 1 kJ = 0,9478 Btu
Btu per pound 1 Btu/lb = 2,326 kJ/kg 1 kJ/kg = 0,4299 Btu/lb
Btu per cubic foot 1 Btu/ft3 = 37,25895 kJ/m3 1 kJ/m3 = 0,0268 Btu/ft3

Btu per hour 1 Btu/h = 293,0711 kW 1 kW = 3,4121 . 10-3 Btu/h
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Fluid chemische Molmasse Gaskonstante kritische Größen
Formel M R Tkr pkr ρ kr

kg/kmol kJ/(kg K) K MPa kg/m3

Rauchgaskomponenten
Argon Ar      39,948 0,20813   150,8     4,8979     535,7
Kohlenmonoxid CO      28,010 0,29684   132,91     3,499     301
Kohlendioxid CO2      44,010 0,18892   304,21     7,3825     466,1
Luft (trocken)      28,9601 0,28710   132,507     3,766     313
Sauerstoff O2      31,999 0,25984   154,576     5,043     436,1
Schwefeldioxid SO2      64,065 0,12978   430,7     7,88     525
Schwefeltrioxid SO3      80,06 0,103385   491,45     8,44     633
Stickstoff N2      28,013 0,29681   126,20     3,400     314
Stickstoffmonoxid NO      30,006 0,27709   180,2     6,485     520
Stickstoffdioxid NO2      46,01 0,18071   431,35   10,13     550
Wasserdampf H2O      18,015 0,46153   647,096   22,064     322,0
Kältemittel
Ammoniak NH3      17,0305 0,488211   405,40   11,339     225
Iso-Butan C4H10 58,12222 0,143052 407,81 3,629 225,5
Propan C3H8      44,09562 0,188555   369,825     4,24766     220,48
R12 CCl2F2    120,92 0,687600   385,16     4,16     558
R22 CHF2Cl      86,469 0,096156   369,28     4,989     520
R23 CHF3      70,01 0,118760   298,75     4,75     500
R123 CHCl2-CF3    152,931 0,054367   456,83     3,662     550
R134a CH2F-CF3    102,032 0,081489   374,18     4,056     520
R142b CH3CF2Cl    100,496 0,082735   410,3     4,123     435
R152a CH3CHF2      66,051 0,125880   386,41     4,517     368
R227 CF3-CHF-CF3   170,03 0,048900   375,05     2,952     592
R502    111,6 0,074503   355,36     4,08     561
Gase
Chlor Cl2      70,906 0,11726   417,0     7,70     573
Fluor F2      37,997 0,21882   144,30     5,215     574
Helium He        4,003 2,0771       5,201     0,2275       69,64
Neon Ne      20,179 0,41204     44,40     2,654     483,5
Ozon O3      47,998 0,17323   261,1     5,53     537
Wasserstoff H2        2,016 4,1243     33,24     1,296       30,1
Kohlenwasserstoffe
Aceton C3H6O      58,08 0,14316   509,45     4,78     278
Benzol C6H6      78,11 0,10645   562,09     4,898     309
Butan-n C4H10      58,12222 0,143052   425,125     3,796     228
Butanol C4H9OH      74,12 0,11218   562,98     4,413     269,9
Diphenyl C12H10    154,20 0,053920   788,65     3,8     343
Ethylen (Ethen) C2H4      28,054 0,29638   282,37     5,02     218
Ethan C2H6      30,069 0,27651   305,42     4,884     205,6
Ethanol C2H5OH      46,07 0,18048   516,25     6,379     275,5
Formaldehyd CH2O      30,03 0,27687
Glyzerin C2H8O3      92,09 0,090287
Methan CH4      16,043 0,51826   190,555     4,595     162,2
Methanol CH3OH      32,04 0,25950   512,58     8,092     272
Phenol C6H6O      94,11 0,088349   694,25     6,13     401
Propylen C3H6      42,08 0,19759   365,57     4,6646     223,4
Propanol C3H7OH      60,09 0,13837   508,40     4,764     272,7
Schwefelhexafluorid SF6    146,05 0,056929   318,729     3,7545     742

A1.3 Stoffspezifische Größen
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A2 Eigenschaften des Wassers (H2O)
A2.1 Temperaturtabelle des gesättigten Wassers

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0 0,006112 1,00021 206,13972 –0,04 2500,9 2500,9 –0,0002 9,1558
0,01 0,006117 1,00021 205,99746 0,00 2500,9 2500,9 0,0000 9,1555
2 0,00706 1,00011 179,76359 8,39 2504,6 2496,2 0,0306 9,1027
4 0,00814 1,00007 157,12133 16,81 2508,2 2491,4 0,0611 9,0506
6 0,00935 1,00011 137,63818 25,22 2511,9 2486,7 0,0913 8,9994
8 0,01073 1,00020 120,83443 33,63 2515,6 2481,9 0,1213 8,9492

10 0,01228 1,00035 106,30870 42,02 2519,2 2477,2 0,1511 8,8998
12 0,01403 1,00055 93,72429 50,41 2522,9 2472,5 0,1806 8,8514
14 0,01599 1,00080 82,79810 58,79 2526,5 2467,7 0,2099 8,8038
16 0,01819 1,00110 73,29149 67,17 2530,2 2463,0 0,2390 8,7571
18 0,02065 1,00145 65,00286 75,55 2533,8 2458,3 0,2678 8,7112
20 0,02339 1,00184 57,76148 83,92 2537,5 2453,5 0,2965 8,6661
22 0,02645 1,00228 51,42248 92,29 2541,1 2448,8 0,3250 8,6218
24 0,02986 1,00275 45,86261 100,66 2544,7 2444,1 0,3532 8,5783
26 0,03364 1,00327 40,97683 109,02 2548,4 2439,3 0,3813 8,5355
28 0,03783 1,00382 36,67542 117,38 2552,0 2434,6 0,4091 8,4934
30 0,04247 1,00441 32,88159 125,75 2555,6 2429,8 0,4368 8,4521
32 0,04759 1,00504 29,52946 134,11 2559,2 2425,1 0,4643 8,4115
34 0,05325 1,00570 26,56243 142,47 2562,8 2420,3 0,4916 8,3715
36 0,05947 1,00639 23,93176 150,82 2566,4 2415,6 0,5187 8,3323
38 0,06632 1,00712 21,59541 159,18 2570,0 2410,8 0,5457 8,2936
40 0,07384 1,00788 19,51704 167,54 2573,5 2406,0 0,5724 8,2557
42 0,08209 1,00867 17,66519 175,90 2577,1 2401,2 0,5990 8,2183
44 0,09112 1,00949 16,01257 184,26 2580,7 2396,4 0,6255 8,1816
46 0,10099 1,01034 14,53546 192,62 2584,2 2391,6 0,6517 8,1454
48 0,11176 1,01123 13,21323 200,98 2587,8 2386,8 0,6778 8,1099
50 0,12351 1,01214 12,02786 209,34 2591,3 2382,0 0,7038 8,0749
52 0,13631 1,01308 10,96366 217,70 2594,8 2377,1 0,7296 8,0405
54 0,15022 1,01404 10,00686 226,06 2598,4 2372,3 0,7552 8,0066
56 0,16532 1,01504 9,14543 234,42 2601,9 2367,4 0,7807 7,9733
58 0,18171 1,01606 8,36879 242,79 2605,4 2362,6 0,8060 7,9405
60 0,19946 1,01711 7,66766 251,15 2608,8 2357,7 0,8312 7,9082
62 0,21866 1,01819 7,03384 259,52 2612,3 2352,8 0,8563 7,8764
64 0,23942 1,01929 6,46015 267,89 2615,8 2347,9 0,8811 7,8451
66 0,26183 1,02042 5,94021 276,27 2619,2 2343,0 0,9059 7,8142
68 0,28599 1,02158 5,46840 284,64 2622,7 2338,0 0,9305 7,7839
70 0,31201 1,02276 5,03973 293,02 2626,1 2333,1 0,9550 7,7540
72 0,34000 1,02396 4,64980 301,40 2629,5 2328,1 0,9793 7,7245
74 0,37009 1,02520 4,29469 309,78 2632,9 2323,1 1,0035 7,6955
76 0,40239 1,02645 3,97090 318,17 2636,3 2318,1 1,0276 7,6669
78 0,43703 1,02773 3,67535 326,56 2639,7 2313,1 1,0516 7,6388
80 0,47415 1,02904 3,40527 334,95 2643,0 2308,1 1,0754 7,6110
82 0,51387 1,03037 3,15818 343,34 2646,4 2303,0 1,0991 7,5837
84 0,55636 1,03173 2,93190 351,74 2649,7 2297,9 1,1227 7,5567
86 0,60174 1,03311 2,72445 360,15 2653,0 2292,8 1,1461 7,5301
88 0,65017 1,03451 2,53406 368,56 2656,3 2287,7 1,1694 7,5039
90 0,70182 1,03594 2,35915 376,97 2659,5 2282,6 1,1927 7,4781
92 0,75685 1,03740 2,19830 385,38 2662,8 2277,4 1,2158 7,4526
94 0,81542 1,03887 2,05025 393,81 2666,0 2272,2 1,2387 7,4275
96 0,87771 1,04038 1,91383 402,23 2669,2 2267,0 1,2616 7,4027
98 0,94390 1,04190 1,78801 410,66 2672,4 2261,7 1,2844 7,3782

100 1,01418 1,04346 1,67186 419,10 2675,6 2256,5 1,3070 7,3541

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.1 Temperaturtabelle des gesättigten Wassers (Fortsetzung 1)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

100 1,0142 1,04346 1,6719 419,10 2675,6 2256,5 1,3070 7,3541
102 1,0887 1,04503 1,5645 427,54 2678,7 2251,2 1,3296 7,3303
104 1,1678 1,04663 1,4653 435,99 2681,8 2245,9 1,3520 7,3068
106 1,2515 1,04826 1,3734 444,44 2684,9 2240,5 1,3743 7,2836
108 1,3401 1,04991 1,2883 452,90 2688,0 2235,1 1,3965 7,2607
110 1,4338 1,05158 1,2094 461,36 2691,1 2229,7 1,4187 7,2380
112 1,5328 1,05328 1,1362 469,83 2694,1 2224,3 1,4407 7,2157
114 1,6373 1,05500 1,0681 478,31 2697,1 2218,8 1,4626 7,1937
116 1,7477 1,05675 1,0049 486,80 2700,1 2213,3 1,4844 7,1719
118 1,8640 1,05853 0,9461 495,29 2703,0 2207,7 1,5062 7,1504
120 1,9867 1,06033 0,8913 503,78 2705,9 2202,1 1,5278 7,1291
122 2,1158 1,06215 0,8403 512,29 2708,8 2196,5 1,5494 7,1081
124 2,2517 1,06400 0,7927 520,80 2711,7 2190,9 1,5708 7,0873
126 2,3946 1,06588 0,7483 529,32 2714,5 2185,2 1,5922 7,0668
128 2,5448 1,06778 0,7068 537,85 2717,3 2179,5 1,6134 7,0465
130 2,7026 1,06971 0,6681 546,39 2720,1 2173,7 1,6346 7,0264
132 2,8682 1,07167 0,6318 554,93 2722,8 2167,9 1,6557 7,0066
134 3,0420 1,07365 0,5979 563,49 2725,5 2162,0 1,6767 6,9869
136 3,2242 1,07566 0,5662 572,05 2728,2 2156,2 1,6977 6,9675
138 3,4151 1,07770 0,5364 580,62 2730,8 2150,2 1,7185 6,9483
140 3,6150 1,07976 0,5085 589,20 2733,4 2144,2 1,7393 6,9293
142 3,8243 1,08185 0,4823 597,79 2736,0 2138,2 1,7600 6,9105
144 4,0432 1,08397 0,4577 606,39 2738,5 2132,2 1,7806 6,8918
146 4,2721 1,08612 0,4346 615,00 2741,0 2126,0 1,8011 6,8734
148 4,5112 1,08830 0,4129 623,62 2743,5 2119,9 1,8216 6,8551
150 4,7610 1,09050 0,3925 632,25 2745,9 2113,7 1,8420 6,8370
152 5,0218 1,09274 0,3733 640,89 2748,3 2107,4 1,8623 6,8191
154 5,2938 1,09501 0,3552 649,55 2750,6 2101,1 1,8825 6,8014
156 5,5776 1,09730 0,3381 658,21 2752,9 2094,7 1,9027 6,7838
158 5,8733 1,09963 0,3220 666,89 2755,2 2088,3 1,9228 6,7664
160 6,1814 1,10199 0,3068 675,57 2757,4 2081,9 1,9428 6,7491
162 6,5022 1,10438 0,2925 684,28 2759,6 2075,3 1,9627 6,7320
164 6,8362 1,10680 0,2789 692,99 2761,7 2068,8 1,9826 6,7150
166 7,1836 1,10925 0,2662 701,71 2763,8 2062,1 2,0025 6,6982
168 7,5450 1,11174 0,2541 710,45 2765,9 2055,4 2,0222 6,6815
170 7,9205 1,11426 0,2426 719,21 2767,9 2048,7 2,0419 6,6649
172 8,3108 1,11682 0,2318 727,97 2769,9 2041,9 2,0616 6,6485
174 8,7161 1,11941 0,2215 736,75 2771,8 2035,0 2,0811 6,6322
176 9,1368 1,12203 0,2118 745,55 2773,6 2028,1 2,1007 6,6161
178 9,5734 1,12469 0,2026 754,36 2775,4 2021,1 2,1201 6,6000
180 10,0263 1,12739 0,1939 763,19 2777,2 2014,0 2,1395 6,5841
182 10,4960 1,13012 0,1856 772,03 2778,9 2006,9 2,1589 6,5682
184 10,9827 1,13289 0,1777 780,89 2780,6 1999,7 2,1782 6,5525
186 11,4871 1,13570 0,1702 789,76 2782,2 1992,5 2,1974 6,5369
188 12,0094 1,13855 0,1631 798,66 2783,8 1985,1 2,2166 6,5214
190 12,5502 1,14144 0,1564 807,57 2785,3 1977,7 2,2358 6,5060
192 13,1099 1,14437 0,1500 816,49 2786,8 1970,3 2,2549 6,4907
194 13,6889 1,14734 0,1438 825,44 2788,2 1962,7 2,2739 6,4755
196 14,2877 1,15036 0,1380 834,40 2789,5 1955,1 2,2929 6,4603
198 14,9069 1,15341 0,1325 843,39 2790,8 1947,4 2,3119 6,4453
200 15,5467 1,15651 0,1272 852,39 2792,1 1939,7 2,3308 6,4303

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]

A2.1 Temperaturtabelle des gesättigten Wassers (Fortsetzung 2)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

200 15,5467 1,15651 0,1272 852,39 2792,1 1939,7 2,3308 6,4303
202 16,2078 1,15966 0,1222 861,42 2793,2 1931,8 2,3497 6,4154
204 16,8906 1,16285 0,1174 870,46 2794,4 1923,9 2,3685 6,4006
206 17,5955 1,16609 0,1128 879,53 2795,4 1915,9 2,3873 6,3858
208 18,3231 1,16937 0,1085 888,62 2796,4 1907,8 2,4060 6,3711
210 19,0739 1,17271 0,1043 897,73 2797,4 1899,6 2,4248 6,3565
212 19,8483 1,17609 0,1003 906,86 2798,2 1891,4 2,4434 6,3420
214 20,6470 1,17953 0,0965 916,02 2799,0 1883,0 2,4621 6,3275
216 21,4702 1,18302 0,0929 925,20 2799,8 1874,6 2,4807 6,3130
218 22,3187 1,18656 0,0894 934,41 2800,4 1866,0 2,4993 6,2986
220 23,1929 1,19016 0,0861 943,64 2801,1 1857,4 2,5178 6,2842
222 24,0933 1,19381 0,0829 952,90 2801,6 1848,7 2,5363 6,2699
224 25,0205 1,19752 0,0799 962,19 2802,1 1839,9 2,5548 6,2557
226 25,9749 1,20129 0,0770 971,50 2802,4 1830,9 2,5733 6,2414
228 26,9572 1,20512 0,0742 980,84 2802,8 1821,9 2,5917 6,2272
230 27,9679 1,20901 0,0715 990,21 2803,0 1812,8 2,6102 6,2131
232 29,0075 1,21297 0,0689 999,61 2803,2 1803,6 2,6285 6,1989
234 30,0767 1,21699 0,0665 1009,04 2803,3 1794,2 2,6469 6,1848
236 31,1758 1,22108 0,0641 1018,50 2803,3 1784,8 2,6653 6,1707
238 32,3056 1,22523 0,0619 1028,00 2803,2 1775,2 2,6836 6,1566
240 33,4665 1,22946 0,0597 1037,52 2803,1 1765,5 2,7019 6,1425
242 34,6592 1,23376 0,0576 1047,08 2802,8 1755,7 2,7203 6,1285
244 35,8843 1,23814 0,0556 1056,68 2802,5 1745,8 2,7385 6,1144
246 37,1423 1,24259 0,0537 1066,31 2802,1 1735,8 2,7568 6,1003
248 38,4338 1,24712 0,0519 1075,98 2801,6 1725,6 2,7751 6,0863
250 39,7594 1,25174 0,0501 1085,69 2801,0 1715,3 2,7934 6,0722
252 41,1197 1,25644 0,0484 1095,43 2800,3 1704,9 2,8117 6,0582
254 42,5154 1,26122 0,0467 1105,22 2799,6 1694,3 2,8299 6,0441
256 43,9471 1,26610 0,0452 1115,04 2798,7 1683,6 2,8482 6,0300
258 45,4153 1,27107 0,0436 1124,91 2797,7 1672,8 2,8664 6,0158
260 46,9207 1,27613 0,0422 1134,83 2796,6 1661,8 2,8847 6,0017
262 48,4640 1,28129 0,0408 1144,78 2795,5 1650,7 2,9030 5,9875
264 50,0457 1,28656 0,0394 1154,79 2794,2 1639,4 2,9213 5,9733
266 51,6666 1,29193 0,0381 1164,84 2792,8 1628,0 2,9396 5,9590
268 53,3273 1,29741 0,0368 1174,94 2791,3 1616,4 2,9579 5,9448
270 55,0284 1,30301 0,0356 1185,09 2789,7 1604,6 2,9762 5,9304
272 56,7706 1,30872 0,0344 1195,30 2788,0 1592,7 2,9945 5,9160
274 58,5547 1,31455 0,0333 1205,55 2786,1 1580,6 3,0129 5,9016
276 60,3812 1,32052 0,0322 1215,87 2784,1 1568,3 3,0312 5,8871
278 62,2510 1,32661 0,0312 1226,24 2782,0 1555,8 3,0496 5,8725
280 64,1646 1,33285 0,0302 1236,67 2779,8 1543,2 3,0681 5,8578
282 66,1228 1,33922 0,0292 1247,16 2777,5 1530,3 3,0865 5,8431
284 68,1264 1,34575 0,0282 1257,72 2775,0 1517,3 3,1050 5,8283
286 70,1760 1,35243 0,0273 1268,34 2772,3 1504,0 3,1236 5,8134
288 72,2724 1,35928 0,0264 1279,03 2769,6 1490,5 3,1421 5,7984
290 74,4164 1,36629 0,0256 1289,80 2766,6 1476,8 3,1608 5,7832
292 76,6087 1,37349 0,0247 1300,63 2763,6 1462,9 3,1794 5,7680
294 78,8502 1,38087 0,0239 1311,54 2760,3 1448,8 3,1982 5,7526
296 81,1415 1,38844 0,0231 1322,54 2756,9 1434,4 3,2170 5,7372
298 83,4835 1,39622 0,0224 1333,61 2753,3 1419,7 3,2358 5,7215
300 85,8771 1,40422 0,0217 1344,77 2749,6 1404,8 3,2547 5,7058
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A2.1 Temperaturtabelle des gesättigten Wassers (Fortsetzung 3)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

300 85,8771 1,40422 0,0217 1344,77 2749,6 1404,8 3,2547 5,7058
302 88,3230 1,41245 0,0210 1356,02 2745,6 1389,6 3,2737 5,6898
304 90,8221 1,42091 0,0203 1367,37 2741,5 1374,1 3,2928 5,6737
306 93,3753 1,42963 0,0196 1378,81 2737,2 1358,4 3,3120 5,6575
308 95,9834 1,43861 0,0190 1390,35 2732,7 1342,3 3,3312 5,6410
310 98,6475 1,44788 0,0183 1402,00 2727,9 1325,9 3,3506 5,6243
312 101,368 1,45744 0,0177 1413,77 2723,0 1309,2 3,3700 5,6074
314 104,147 1,46732 0,0171 1425,65 2717,8 1292,1 3,3896 5,5903
316 106,984 1,47754 0,0166 1437,65 2712,3 1274,7 3,4093 5,5729
318 109,881 1,48811 0,0160 1449,78 2706,6 1256,8 3,4291 5,5553
320 112,839 1,49906 0,0155 1462,05 2700,7 1238,6 3,4491 5,5373
322 115,858 1,51042 0,0150 1474,46 2694,4 1220,0 3,4692 5,5191
324 118,940 1,52222 0,0144 1487,03 2687,9 1200,8 3,4895 5,5005
326 122,086 1,53449 0,0139 1499,76 2681,0 1181,3 3,5100 5,4816
328 125,298 1,54727 0,0135 1512,66 2673,8 1161,2 3,5307 5,4622
330 128,575 1,56060 0,0130 1525,74 2666,2 1140,5 3,5516 5,4425
332 131,920 1,57452 0,0125 1539,02 2658,3 1119,3 3,5727 5,4223
334 135,334 1,58911 0,0121 1552,51 2649,9 1097,4 3,5940 5,4016
336 138,818 1,60442 0,0116 1566,23 2641,1 1074,9 3,6157 5,3803
338 142,373 1,62052 0,0112 1580,20 2631,9 1051,7 3,6376 5,3584
340 146,002 1,63751 0,0108 1594,45 2622,1 1027,6 3,6599 5,3359
342 149,705 1,65550 0,0104 1608,99 2611,7 1002,7 3,6826 5,3127
344 153,483 1,67459 0,0100 1623,86 2600,7 976,9 3,7058 5,2886
346 157,339 1,69494 0,0096 1639,11 2589,1 950,0 3,7294 5,2637
348 161,275 1,71670 0,0092 1654,75 2576,7 922,0 3,7535 5,2378
350 165,292 1,74007 0,0088 1670,86 2563,6 892,7 3,7783 5,2109
352 169,391 1,76544 0,0084 1687,54 2549,6 862,0 3,8038 5,1828
354 173,576 1,79302 0,0081 1704,81 2534,4 829,6 3,8302 5,1531
356 177,848 1,82330 0,0077 1722,80 2518,1 795,3 3,8576 5,1218
358 182,210 1,85687 0,0073 1741,63 2500,4 758,8 3,8863 5,0885
360 186,664 1,89451 0,0069 1761,49 2481,0 719,5 3,9164 5,0527
362 191,213 1,93738 0,0066 1782,62 2459,5 676,9 3,9483 5,0140
364 195,860 1,98724 0,0062 1805,40 2435,3 629,9 3,9827 4,9714
366 200,609 2,04691 0,0058 1830,43 2407,6 577,2 4,0204 4,9235
368 205,465 2,12151 0,0054 1858,77 2374,8 516,0 4,0631 4,8679
370 210,434 2,22207 0,0049 1892,64 2333,5 440,9 4,1141 4,7996
372 215,528 2,38170 0,0044 1938,54 2274,7 336,2 4,1836 4,7046
373,946 220,640 3,10559 0,0031 2087,55 2087,55 0,0 4,4120 4,4120

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]

A2.2 Drucktabelle des gesättigten Wassers

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0,00611 0,00 1,00021 206,1406 -0,04 2500,9 2500,9 -0,0002 9,1558
0,00612 0,01 1,00021 205,9965 0,00 2500,9 2500,9 0,0000 9,1555
0,007 1,88 1,00011 181,2234 7,89 2504,3 2496,5 0,0288 9,1058
0,008 3,76 1,00007 159,6461 15,81 2507,8 2492,0 0,0575 9,0567
0,009 5,44 1,00009 142,7626 22,89 2510,9 2488,0 0,0830 9,0135
0,010 6,97 1,00014 129,1833 29,30 2513,7 2484,4 0,1059 8,9749
0,011 8,37 1,00022 118,0189 35,16 2516,2 2481,1 0,1268 8,9401
0,012 9,65 1,00032 108,6740 40,57 2518,6 2478,0 0,1460 8,9083
0,013 10,85 1,00043 100,7344 45,59 2520,8 2475,2 0,1637 8,8791
0,014 11,97 1,00055 93,9033 50,28 2522,8 2472,5 0,1802 8,8521
0,015 13,02 1,00067 87,9621 54,69 2524,7 2470,1 0,1956 8,8270
0,016 14,01 1,00080 82,7463 58,84 2526,6 2467,7 0,2101 8,8036
0,017 14,95 1,00094 78,1299 62,76 2528,3 2465,5 0,2237 8,7816
0,018 15,84 1,00108 74,0143 66,49 2529,9 2463,4 0,2366 8,7609
0,019 16,69 1,00122 70,3218 70,04 2531,4 2461,4 0,2489 8,7413
0,020 17,50 1,00136 66,9896 73,43 2532,9 2459,5 0,2606 8,7227
0,022 19,01 1,00164 61,2130 79,79 2535,7 2455,9 0,2824 8,6883
0,024 20,41 1,00193 56,3770 85,66 2538,2 2452,6 0,3024 8,6569
0,026 21,72 1,00221 52,2675 91,11 2540,6 2449,5 0,3210 8,6280
0,028 22,94 1,00249 48,7311 96,20 2542,8 2446,6 0,3382 8,6014
0,030 24,08 1,00277 45,6550 100,99 2544,9 2443,9 0,3543 8,5766
0,032 25,16 1,00305 42,9542 105,51 2546,8 2441,3 0,3695 8,5534
0,034 26,18 1,00332 40,5633 109,78 2548,7 2438,9 0,3838 8,5316
0,036 27,15 1,00358 38,4316 113,84 2550,4 2436,6 0,3973 8,5112
0,038 28,08 1,00384 36,5188 117,71 2552,1 2434,4 0,4102 8,4918
0,040 28,96 1,00410 34,7925 121,40 2553,7 2432,3 0,4224 8,4735
0,042 29,81 1,00435 33,2265 124,94 2555,2 2430,3 0,4341 8,4561
0,044 30,62 1,00460 31,7993 128,33 2556,7 2428,4 0,4453 8,4395
0,046 31,40 1,00484 30,4930 131,60 2558,1 2426,5 0,4560 8,4236
0,048 32,15 1,00508 29,2929 134,74 2559,5 2424,7 0,4663 8,4084
0,050 32,88 1,00532 28,1863 137,77 2560,8 2423,0 0,4763 8,3939
0,055 34,58 1,00590 25,7633 144,90 2563,8 2418,9 0,4995 8,3600
0,060 36,16 1,00645 23,7342 151,49 2566,7 2415,2 0,5209 8,3291
0,065 37,63 1,00698 22,0096 157,63 2569,3 2411,7 0,5407 8,3008
0,070 39,00 1,00749 20,5252 163,37 2571,8 2408,4 0,5591 8,2746
0,075 40,29 1,00799 19,2336 168,76 2574,1 2405,3 0,5763 8,2502
0,080 41,51 1,00847 18,0994 173,85 2576,2 2402,4 0,5925 8,2274
0,085 42,66 1,00894 17,0952 178,68 2578,3 2399,6 0,6078 8,2060
0,090 43,76 1,00939 16,1997 183,26 2580,3 2397,0 0,6223 8,1859
0,095 44,81 1,00983 15,3960 187,63 2582,1 2394,5 0,6361 8,1669
0,100 45,81 1,01026 14,6706 191,81 2583,9 2392,1 0,6492 8,1489
0,110 47,68 1,01108 13,4124 199,66 2587,2 2387,6 0,6737 8,1155
0,120 49,42 1,01187 12,3586 206,91 2590,3 2383,4 0,6963 8,0850
0,130 51,04 1,01262 11,4627 213,66 2593,1 2379,5 0,7172 8,0570
0,140 52,55 1,01334 10,6915 219,99 2595,8 2375,8 0,7366 8,0312
0,150 53,97 1,01403 10,0204 225,94 2598,3 2372,4 0,7548 8,0071
0,160 55,31 1,01470 9,4309 231,55 2600,7 2369,1 0,7720 7,9847
0,170 56,59 1,01534 8,9089 236,88 2602,9 2366,0 0,7882 7,9636
0,180 57,80 1,01596 8,4433 241,95 2605,0 2363,1 0,8035 7,9437
0,190 58,95 1,01656 8,0254 246,78 2607,0 2360,2 0,8181 7,9250
0,200 60,06 1,01714 7,6482 251,40 2608,9 2357,5 0,8320 7,9072
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Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]

A2.2 Drucktabelle des gesättigten Wassers (Fortsetzung 1)

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0,20 60,06 1,01714 7,6482 251,40 2608,9 2357,5 0,8320 7,9072
0,22 62,13 1,01826 6,9938 260,08 2612,6 2352,5 0,8579 7,8743
0,24 64,05 1,01932 6,4455 268,12 2615,9 2347,8 0,8818 7,8442
0,26 65,84 1,02033 5,9793 275,61 2619,0 2343,4 0,9040 7,8167
0,28 67,52 1,02130 5,5779 282,62 2621,8 2339,2 0,9246 7,7912
0,30 69,10 1,02222 5,2286 289,23 2624,6 2335,3 0,9439 7,7675
0,32 70,59 1,02311 4,9216 295,47 2627,1 2331,6 0,9621 7,7453
0,34 72,00 1,02396 4,6498 301,40 2629,5 2328,1 0,9793 7,7245
0,36 73,35 1,02479 4,4073 307,04 2631,8 2324,8 0,9956 7,7050
0,38 74,63 1,02559 4,1897 312,42 2634,0 2321,6 1,0111 7,6865
0,40 75,86 1,02636 3,9931 317,57 2636,1 2318,5 1,0259 7,6690
0,42 77,03 1,02711 3,8147 322,50 2638,0 2315,5 1,0400 7,6523
0,44 78,17 1,02784 3,6521 327,25 2639,9 2312,7 1,0535 7,6365
0,46 79,25 1,02855 3,5032 331,82 2641,8 2309,9 1,0665 7,6213
0,48 80,30 1,02924 3,3664 336,22 2643,5 2307,3 1,0790 7,6068
0,50 81,32 1,02991 3,2401 340,48 2645,2 2304,7 1,0910 7,5930
0,55 83,71 1,03153 2,9636 350,52 2649,2 2298,7 1,1192 7,5606
0,60 85,93 1,03306 2,7318 359,84 2652,9 2293,0 1,1452 7,5311
0,65 87,99 1,03451 2,5347 368,53 2656,2 2287,7 1,1694 7,5040
0,70 89,93 1,03589 2,3649 376,68 2659,4 2282,7 1,1919 7,4790
0,75 91,76 1,03722 2,2171 384,37 2662,4 2278,0 1,2130 7,4557
0,80 93,49 1,03849 2,0872 391,64 2665,2 2273,5 1,2328 7,4339
0,85 95,13 1,03972 1,9721 398,55 2667,8 2269,3 1,2516 7,4135
0,90 96,69 1,04090 1,8695 405,13 2670,3 2265,2 1,2694 7,3942
0,95 98,18 1,04204 1,7773 411,42 2672,7 2261,3 1,2864 7,3760
1,00 99,61 1,04315 1,6940 417,44 2674,9 2257,5 1,3026 7,3588
1,10 102,29 1,04526 1,5496 428,77 2679,2 2250,4 1,3328 7,3268
1,20 104,78 1,04727 1,4284 439,30 2683,1 2243,8 1,3608 7,2976
1,30 107,11 1,04917 1,3254 449,13 2686,6 2237,5 1,3867 7,2708
1,40 109,29 1,05098 1,2366 458,37 2690,0 2231,6 1,4109 7,2460
1,50 111,35 1,05272 1,1594 467,08 2693,1 2226,0 1,4335 7,2229
1,60 113,30 1,05440 1,0914 475,34 2696,0 2220,7 1,4549 7,2014
1,70 115,15 1,05601 1,0312 483,18 2698,8 2215,6 1,4752 7,1811
1,80 116,91 1,05756 0,9775 490,67 2701,4 2210,7 1,4944 7,1620
1,90 118,60 1,05906 0,9293 497,82 2703,9 2206,1 1,5127 7,1440
2,00 120,21 1,06052 0,8857 504,68 2706,2 2201,6 1,5301 7,1269
2,20 123,25 1,06331 0,8101 517,62 2710,6 2193,0 1,5628 7,0951
2,40 126,07 1,06595 0,7467 529,64 2714,6 2185,0 1,5930 7,0660
2,60 128,71 1,06846 0,6928 540,88 2718,3 2177,4 1,6210 7,0393
2,80 131,19 1,07087 0,6463 551,46 2721,7 2170,3 1,6472 7,0146
3,00 133,53 1,07318 0,6058 561,46 2724,9 2163,4 1,6718 6,9916
3,20 135,74 1,07540 0,5702 570,93 2727,9 2156,9 1,6950 6,9700
3,40 137,85 1,07754 0,5387 579,96 2730,6 2150,7 1,7169 6,9498
3,60 139,85 1,07961 0,5105 588,57 2733,3 2144,7 1,7378 6,9307
3,80 141,77 1,08161 0,4852 596,81 2735,7 2138,9 1,7576 6,9126
4,00 143,61 1,08356 0,4624 604,72 2738,1 2133,3 1,7766 6,8954
4,20 145,38 1,08545 0,4417 612,33 2740,3 2127,9 1,7948 6,8791
4,40 147,08 1,08729 0,4227 619,66 2742,4 2122,7 1,8122 6,8635
4,60 148,72 1,08909 0,4054 626,73 2744,4 2117,6 1,8289 6,8486
4,80 150,30 1,09084 0,3895 633,57 2746,3 2112,7 1,8450 6,8343
5,00 151,84 1,09256 0,3748 640,19 2748,1 2107,9 1,8606 6,8206
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Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]

A2.2 Drucktabelle des gesättigten Wassers (Fortsetzung 2)

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
5,0 151,84 1,0926 0,3748 640,19 2748,1 2107,9 1,8606 6,8206
5,5 155,46 1,0967 0,3426 655,88 2752,3 2096,5 1,8972 6,7885
6,0 158,83 1,1006 0,3156 670,50 2756,1 2085,6 1,9311 6,7592
6,5 161,99 1,1044 0,2926 684,22 2759,6 2075,4 1,9626 6,7321
7,0 164,95 1,1080 0,2728 697,14 2762,7 2065,6 1,9921 6,7070
7,5 167,76 1,1114 0,2555 709,38 2765,6 2056,3 2,0198 6,6835
8,0 170,41 1,1148 0,2403 721,02 2768,3 2047,3 2,0460 6,6615
8,5 172,94 1,1180 0,2269 732,11 2770,8 2038,6 2,0708 6,6408
9,0 175,36 1,1212 0,2149 742,72 2773,0 2030,3 2,0944 6,6212
9,5 177,67 1,1242 0,2041 752,90 2775,2 2022,3 2,1169 6,6027

10,0 179,89 1,1272 0,1943 762,68 2777,1 2014,4 2,1384 6,5850
11,0 184,07 1,1330 0,1774 781,20 2780,7 1999,5 2,1789 6,5520
12,0 187,96 1,1385 0,1632 798,50 2783,8 1985,3 2,2163 6,5217
13,0 191,61 1,1438 0,1512 814,76 2786,5 1971,7 2,2512 6,4936
14,0 195,05 1,1489 0,1408 830,13 2788,9 1958,8 2,2839 6,4675
15,0 198,30 1,1539 0,1317 844,72 2791,0 1946,3 2,3147 6,4431
16,0 201,38 1,1587 0,1237 858,61 2792,9 1934,3 2,3438 6,4200
17,0 204,31 1,1634 0,1167 871,89 2794,5 1922,6 2,3715 6,3983
18,0 207,12 1,1679 0,1104 884,61 2796,0 1911,4 2,3978 6,3776
19,0 209,81 1,1724 0,1047 896,84 2797,3 1900,4 2,4229 6,3579
20,0 212,38 1,1768 0,0996 908,62 2798,4 1889,8 2,4470 6,3392
22,0 217,26 1,1852 0,0907 930,98 2800,2 1869,2 2,4924 6,3040
24,0 221,80 1,1934 0,0832 951,95 2801,5 1849,6 2,5344 6,2714
26,0 226,05 1,2014 0,0769 971,74 2802,5 1830,7 2,5738 6,2411
28,0 230,06 1,2091 0,0714 990,50 2803,0 1812,5 2,6107 6,2126
30,0 233,86 1,2167 0,0667 1008,37 2803,3 1794,9 2,6456 6,1858
32,0 237,46 1,2241 0,0625 1025,45 2803,2 1777,8 2,6787 6,1604
34,0 240,90 1,2314 0,0588 1041,83 2803,0 1761,1 2,7102 6,1362
36,0 244,19 1,2385 0,0554 1057,57 2802,5 1744,9 2,7403 6,1131
38,0 247,33 1,2456 0,0525 1072,76 2801,8 1729,0 2,7690 6,0910
40,0 250,36 1,2526 0,0498 1087,43 2800,9 1713,5 2,7967 6,0697
42,0 253,27 1,2595 0,0473 1101,63 2799,9 1698,2 2,8232 6,0492
44,0 256,07 1,2663 0,0451 1115,40 2798,7 1683,2 2,8488 6,0294
46,0 258,78 1,2730 0,0431 1128,79 2797,3 1668,5 2,8736 6,0103
48,0 261,40 1,2797 0,0412 1141,81 2795,8 1654,0 2,8975 5,9917
50,0 263,94 1,2864 0,0394 1154,50 2794,2 1639,7 2,9207 5,9737
60,0 275,59 1,3193 0,0324 1213,73 2784,6 1570,8 3,0274 5,8901
70,0 285,83 1,3519 0,0274 1267,44 2772,6 1505,1 3,1220 5,8146
80,0 295,01 1,3847 0,0235 1317,08 2758,6 1441,5 3,2077 5,7448
90,0 303,35 1,4181 0,0205 1363,65 2742,9 1379,2 3,2866 5,6790

100,0 311,00 1,4526 0,0180 1407,87 2725,5 1317,6 3,3603 5,6159
110,0 318,08 1,4885 0,0160 1450,28 2706,4 1256,1 3,4300 5,5545
120,0 324,68 1,5263 0,0143 1491,33 2685,6 1194,3 3,4965 5,4941
130,0 330,86 1,5665 0,0128 1531,40 2662,9 1131,5 3,5606 5,4339
140,0 336,67 1,6097 0,0115 1570,88 2638,1 1067,2 3,6230 5,3730
150,0 342,16 1,6570 0,0103 1610,15 2610,9 1000,7 3,6844 5,3108
160,0 347,36 1,7095 0,0093 1649,67 2580,8 931,1 3,7457 5,2463
170,0 352,29 1,7693 0,0084 1690,03 2547,4 857,4 3,8077 5,1785
180,0 356,99 1,8395 0,0075 1732,02 2509,5 777,5 3,8717 5,1055
190,0 361,47 1,9254 0,0067 1776,89 2465,4 688,5 3,9396 5,0246
200,0 365,75 2,0386 0,0059 1827,10 2411,4 584,3 4,0154 4,9299
210,0 369,83 2,2118 0,0050 1889,39 2337,5 448,2 4,1092 4,8062
220,0 373,71 2,7503 0,0036 2021,91 2164,2 142,3 4,3109 4,5308
220,64 373,946 3,1056 0,0031 2087,55 2087,5 0,0 4,4120 4,4120
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf

 p = 0,00611 bar, ϑϑϑϑϑ s = 0,01 °C  p =  0,01 bar, ϑϑϑϑϑ s = 6,67 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 206,22 2500,9 9,1560 0,01 0,001000 0,0 0,0000
20 221,36 2538,4 9,2883 20 135,22 2538,2 9,0604
40 236,49 2575,8 9,4118 40 144,47 2575,7 9,1841
60 251,61 2613,3 9,5278 60 153,72 2613,2 9,3002
80 266,72 2650,8 9,6374 80 162,96 2650,8 9,4099

100 281,84 2688,6 9,7413 100 172,19 2688,5 9,5138
120 296,95 2726,5 9,8402 120 181,43 2726,4 9,6128
140 312,06 2764,6 9,9347 140 190,66 2764,5 9,7073
160 327,17 2802,8 10,0252 160 199,90 2802,8 9,7978
180 342,28 2841,3 10,1120 180 209,13 2841,3 9,8846
200 357,39 2880,0 10,1956 200 218,36 2880,0 9,9682
220 372,50 2918,9 10,2762 220 227,59 2918,9 10,0488
240 387,61 2958,1 10,3540 240 236,82 2958,1 10,1266
260 402,71 2997,5 10,4293 260 246,05 2997,5 10,2019
280 417,82 3037,1 10,5022 280 255,29 3037,1 10,2748
300 432,93 3077,0 10,5730 300 264,52 3077,0 10,3456
320 448,04 3117,1 10,6418 320 273,75 3117,1 10,4144
340 463,14 3157,4 10,7088 340 282,98 3157,4 10,4814
360 478,25 3198,1 10,7739 360 292,21 3198,1 10,5466
380 493,36 3238,9 10,8375 380 301,44 3238,9 10,6101
400 508,47 3280,1 10,8995 400 310,67 3280,1 10,6722
420 523,58 3321,5 10,9602 420 319,90 3321,5 10,7328
440 538,68 3363,2 11,0194 440 329,13 3363,1 10,7920
460 553,79 3405,1 11,0774 460 338,36 3405,1 10,8500
480 568,90 3447,3 11,1342 480 347,60 3447,3 10,9068
500 584,01 3489,8 11,1899 500 356,83 3489,8 10,9625
520 599,11 3532,5 11,2445 520 366,06 3532,5 11,0171
540 614,22 3575,6 11,2981 540 375,29 3575,6 11,0707
560 629,33 3618,9 11,3507 560 384,52 3618,9 11,1233
580 644,43 3662,5 11,4024 580 393,75 3662,5 11,1750
600 659,54 3706,3 11,4532 600 402,98 3706,3 11,2258
620 674,65 3750,5 11,5032 620 412,21 3750,5 11,2758
640 689,76 3794,9 11,5524 640 421,44 3794,9 11,3250
660 704,86 3839,7 11,6009 660 430,67 3839,7 11,3735
680 719,97 3884,7 11,6486 680 439,90 3884,7 11,4212
700 735,08 3930,0 11,6956 700 449,13 3930,0 11,4682
720 750,19 3975,5 11,7420 720 458,36 3975,5 11,5146
740 765,29 4021,4 11,7877 740 467,59 4021,4 11,5603
760 780,40 4067,5 11,8328 760 476,82 4067,5 11,6054
780 795,51 4114,0 11,8773 780 486,06 4114,0 11,6499
800 810,62 4160,7 11,9212 800 495,29 4160,7 11,6938

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 1)

 p = 0,05 bar, ϑϑϑϑϑ s = 32,88 °C  p =  0,1 bar, ϑϑϑϑϑ s = 45,81 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,001000 0,0 0,0000 0,01 0,001000 0,0 0,0000
20 0,001002 83,9 0,2965 20 0,001002 83,9 0,2965
40 28,85 2574,4 8,4379 40 0,001008 167,5 0,5724
60 30,71 2612,3 8,5553 60 15,34 2611,2 8,2326
80 32,57 2650,1 8,6656 80 16,27 2649,3 8,3438

100 34,42 2688,0 8,7700 100 17,20 2687,4 8,4488
120 36,27 2726,1 8,8692 120 18,12 2725,6 8,5484
140 38,12 2764,2 8,9639 140 19,05 2763,8 8,6433
160 39,97 2802,6 9,0545 160 19,98 2802,2 8,7340
180 41,82 2841,1 9,1415 180 20,90 2840,8 8,8211
200 43,66 2879,8 9,2251 200 21,83 2879,6 8,9048
220 45,51 2918,8 9,3057 220 22,75 2918,6 8,9855
240 47,36 2957,9 9,3836 240 23,67 2957,8 9,0634
260 49,20 2997,3 9,4589 260 24,60 2997,2 9,1388
280 51,05 3037,0 9,5319 280 25,52 3036,8 9,2118
300 52,90 3076,9 9,6027 300 26,45 3076,7 9,2827
320 54,75 3117,0 9,6715 320 27,37 3116,9 9,3515
340 56,59 3157,4 9,7385 340 28,29 3157,3 9,4185
360 58,44 3198,0 9,8037 360 29,22 3197,9 9,4837
380 60,28 3238,9 9,8673 380 30,14 3238,8 9,5473
400 62,13 3280,0 9,9293 400 31,06 3279,9 9,6093
420 63,98 3321,4 9,9899 420 31,99 3321,3 9,6699
440 65,82 3363,1 10,0492 440 32,91 3363,0 9,7292
460 67,67 3405,0 10,1072 460 33,83 3405,0 9,7872
480 69,52 3447,2 10,1640 480 34,76 3447,2 9,8440
500 71,36 3489,7 10,2197 500 35,68 3489,7 9,8997
520 73,21 3532,5 10,2743 520 36,60 3532,4 9,9543
540 75,06 3575,5 10,3278 540 37,53 3575,5 10,0079
560 76,90 3618,8 10,3805 560 38,45 3618,8 10,0605
580 78,75 3662,4 10,4322 580 39,37 3662,4 10,1122
600 80,59 3706,3 10,4830 600 40,30 3706,3 10,1631
620 82,44 3750,5 10,5330 620 41,22 3750,4 10,2131
640 84,29 3794,9 10,5822 640 42,14 3794,9 10,2623
660 86,13 3839,6 10,6307 660 43,07 3839,6 10,3107
680 87,98 3884,6 10,6784 680 43,99 3884,6 10,3585
700 89,83 3929,9 10,7254 700 44,91 3929,9 10,4055
720 91,67 3975,5 10,7718 720 45,84 3975,5 10,4519
740 93,52 4021,4 10,8175 740 46,76 4021,3 10,4976
760 95,36 4067,5 10,8626 760 47,68 4067,5 10,5427
780 97,21 4113,9 10,9071 780 48,60 4113,9 10,5872
800 99,06 4160,6 10,9510 800 49,53 4160,6 10,6311

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 2)

p = 0,2 bar, ϑϑϑϑϑ s = 60,60 °C p =  0,5 bar, ϑϑϑϑϑ s = 81,32 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,001000 0,0 0,0000 0,01 0,001000 0,1 0,0000
20 0,001002 83,9 0,2965 20 0,001002 84,0 0,2965
40 0,001008 167,6 0,5724 40 0,001008 167,6 0,5724
60 0,001017 251,2 0,8312 60 0,001017 251,2 0,8312
80 8,118 2647,7 8,0202 80 0,001029 335,0 1,0754

100 8,586 2686,2 8,1262 100 3,419 2682,4 7,6952
120 9,052 2724,6 8,2265 120 3,608 2721,7 7,7977
140 9,517 2763,1 8,3219 140 3,796 2760,7 7,8946
160 9,981 2801,6 8,4130 160 3,983 2799,7 7,9867
180 10,444 2840,3 8,5003 180 4,170 2838,7 8,0747
200 10,907 2879,1 8,5842 200 4,356 2877,8 8,1591
220 11,370 2918,2 8,6650 220 4,542 2917,0 8,2403
240 11,833 2957,4 8,7430 240 4,728 2956,4 8,3186
260 12,295 2996,9 8,8185 260 4,913 2996,0 8,3943
280 12,758 3036,6 8,8915 280 5,099 3035,8 8,4676
300 13,220 3076,5 8,9624 300 5,284 3075,8 8,5386
320 13,682 3116,7 9,0313 320 5,469 3116,0 8,6076
340 14,144 3157,1 9,0983 340 5,654 3156,5 8,6747
360 14,606 3197,7 9,1635 360 5,840 3197,2 8,7400
380 15,068 3238,6 9,2272 380 6,025 3238,1 8,8037
400 15,530 3279,8 9,2892 400 6,209 3279,3 8,8658
420 15,992 3321,2 9,3499 420 6,394 3320,8 8,9265
440 16,453 3362,9 9,4092 440 6,579 3362,5 8,9859
460 16,915 3404,8 9,4672 460 6,764 3404,5 9,0439
480 17,377 3447,1 9,5240 480 6,949 3446,7 9,1008
500 17,839 3489,6 9,5797 500 7,134 3489,2 9,1565
520 18,300 3532,3 9,6343 520 7,319 3532,0 9,2111
540 18,762 3575,4 9,6879 540 7,503 3575,1 9,2648
560 19,224 3618,7 9,7405 560 7,688 3618,4 9,3174
580 19,686 3662,3 9,7923 580 7,873 3662,1 9,3691
600 20,147 3706,2 9,8431 600 8,058 3706,0 9,4200
620 20,609 3750,4 9,8931 620 8,243 3750,1 9,4700
640 21,071 3794,8 9,9423 640 8,427 3794,6 9,5193
660 21,532 3839,5 9,9908 660 8,612 3839,3 9,5677
680 21,994 3884,6 10,0385 680 8,797 3884,4 9,6155
700 22,455 3929,8 10,0855 700 8,981 3929,7 9,6625
720 22,917 3975,4 10,1319 720 9,166 3975,3 9,7089
740 23,379 4021,3 10,1776 740 9,351 4021,1 9,7546
760 23,840 4067,4 10,2227 760 9,535 4067,3 9,7997
780 24,302 4113,9 10,2672 780 9,720 4113,7 9,8442
800 24,763 4160,6 10,3112 800 9,905 4160,4 9,8882

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 3)

 p = 1 bar, ϑϑϑϑϑ s = 99,61 °C  p =  2 bar, ϑϑϑϑϑ s = 120,21 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,001000 0,1 0,0000 0,01 0,001000 0,2 0,0000
20 0,001002 84,0 0,2965 20 0,001002 84,1 0,2965
40 0,001008 167,6 0,5724 40 0,001008 167,7 0,5724
60 0,001017 251,2 0,8312 60 0,001017 251,3 0,8311
80 0,001029 335,0 1,0754 80 0,001029 335,1 1,0753

100 1,696 2675,8 7,3610 100 0,001043 419,2 1,3069
120 1,793 2716,6 7,4676 120 0,001060 503,8 1,5278
140 1,889 2756,7 7,5671 140 0,935 2748,3 7,2312
160 1,984 2796,4 7,6610 160 0,984 2789,7 7,3290
180 2,079 2836,0 7,7503 180 1,033 2830,4 7,4209
200 2,172 2875,5 7,8356 200 1,081 2870,8 7,5081
220 2,266 2915,0 7,9174 220 1,128 2911,0 7,5914
240 2,360 2954,7 7,9962 240 1,175 2951,2 7,6712
260 2,453 2994,4 8,0723 260 1,222 2991,4 7,7481
280 2,546 3034,4 8,1458 280 1,269 3031,7 7,8223
300 2,639 3074,5 8,2171 300 1,316 3072,1 7,8940
320 2,732 3114,9 8,2863 320 1,363 3112,7 7,9636
340 2,825 3155,5 8,3536 340 1,410 3153,4 8,0312
360 2,917 3196,2 8,4190 360 1,456 3194,4 8,0970
380 3,010 3237,3 8,4828 380 1,503 3235,6 8,1610
400 3,103 3278,5 8,5451 400 1,549 3277,0 8,2235
420 3,195 3320,1 8,6059 420 1,596 3318,6 8,2844
440 3,288 3361,8 8,6653 440 1,642 3360,5 8,3440
460 3,381 3403,9 8,7234 460 1,689 3402,6 8,4022
480 3,473 3446,2 8,7803 480 1,735 3445,0 8,4593
500 3,566 3488,7 8,8361 500 1,781 3487,6 8,5151
520 3,658 3531,5 8,8907 520 1,828 3530,5 8,5699
540 3,751 3574,6 8,9444 540 1,874 3573,7 8,6236
560 3,843 3618,0 8,9971 560 1,920 3617,1 8,6764
580 3,936 3661,6 9,0489 580 1,967 3660,8 8,7282
600 4,028 3705,6 9,0998 600 2,013 3704,8 8,7792
620 4,120 3749,8 9,1498 620 2,059 3749,0 8,8293
640 4,213 3794,3 9,1991 640 2,106 3793,6 8,8786
660 4,305 3839,0 9,2476 660 2,152 3838,4 8,9271
680 4,398 3884,1 9,2953 680 2,198 3883,4 8,9749
700 4,490 3929,4 9,3424 700 2,244 3928,8 9,0220
720 4,582 3975,0 9,3888 720 2,291 3974,4 9,0684
740 4,675 4020,9 9,4345 740 2,337 4020,3 9,1142
760 4,767 4067,0 9,4796 760 2,383 4066,5 9,1593
780 4,860 4113,5 9,5241 780 2,429 4113,0 9,2039
800 4,952 4160,2 9,5681 800 2,476 4159,8 9,2479

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 4)

   p = 3 bar, ϑϑϑϑϑ s = 133,53 °C  p =  4 bar, ϑϑϑϑϑ s = 143,61 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,001000 0,3 0,0000 0,01 0,001000 0,4 0,0000
20 0,001002 84,2 0,2964 20 0,001002 84,3 0,2964
40 0,001008 167,8 0,5723 40 0,001008 167,9 0,5723
60 0,001017 251,4 0,8311 60 0,001017 251,5 0,8310
80 0,001029 335,1 1,0752 80 0,001029 335,2 1,0752

100 0,001043 419,2 1,3069 100 0,001043 419,3 1,3068
120 0,001060 503,9 1,5277 120 0,001060 503,9 1,5276
140 0,6170 2739,4 7,0269 140 0,001080 589,2 1,7392
160 0,6508 2782,6 7,1291 160 0,4839 2775,2 6,9828
180 0,6839 2824,6 7,2239 180 0,5094 2818,6 7,0809
200 0,7164 2866,0 7,3132 200 0,5343 2861,0 7,1724
220 0,7486 2906,9 7,3979 220 0,5589 2902,7 7,2587
240 0,7806 2947,6 7,4789 240 0,5831 2944,0 7,3408
260 0,8123 2988,2 7,5566 260 0,6072 2985,1 7,4194
280 0,8439 3028,9 7,6314 280 0,6311 3026,1 7,4949
300 0,8753 3069,6 7,7037 300 0,6549 3067,1 7,5677
320 0,9067 3110,4 7,7737 320 0,6786 3108,2 7,6381
340 0,9380 3151,4 7,8417 340 0,7022 3149,4 7,7064
360 0,9692 3192,6 7,9077 360 0,7257 3190,7 7,7728
380 1,0004 3233,9 7,9720 380 0,7492 3232,2 7,8373
400 1,0315 3275,4 8,0346 400 0,7726 3273,9 7,9001
420 1,0626 3317,2 8,0957 420 0,7960 3315,7 7,9614
440 1,0937 3359,2 8,1554 440 0,8194 3357,8 8,0213
460 1,1247 3401,4 8,2138 460 0,8428 3400,1 8,0798
480 1,1557 3443,8 8,2710 480 0,8661 3442,7 8,1371
500 1,1867 3486,6 8,3269 500 0,8894 3485,5 8,1931
520 1,2177 3529,5 8,3818 520 0,9126 3528,5 8,2481
540 1,2486 3572,8 8,4356 540 0,9359 3571,8 8,3020
560 1,2796 3616,2 8,4885 560 0,9591 3615,4 8,3549
580 1,3105 3660,0 8,5404 580 0,9824 3659,2 8,4069
600 1,3414 3704,0 8,5914 600 1,0056 3703,2 8,4579
620 1,3723 3748,3 8,6415 620 1,0288 3747,6 8,5081
640 1,4032 3792,9 8,6909 640 1,0520 3792,2 8,5575
660 1,4341 3837,7 8,7394 660 1,0752 3837,1 8,6061
680 1,4649 3882,8 8,7873 680 1,0984 3882,2 8,6540
700 1,4958 3928,2 8,8344 700 1,1215 3927,6 8,7012
720 1,5267 3973,9 8,8808 720 1,1447 3973,3 8,7476
740 1,5575 4019,8 8,9266 740 1,1679 4019,3 8,7935
760 1,5884 4066,0 8,9718 760 1,1910 4065,5 8,8387
780 1,6192 4112,5 9,0164 780 1,2142 4112,1 8,8833
800 1,6500 4159,3 9,0604 800 1,2373 4158,9 8,9273

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 5)

  p = 5 bar, ϑϑϑϑϑ s = 151,85 °C   p =  6 bar, ϑϑϑϑϑ s = 158,83 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,001000 0,5 0,0000 0,01 0,001000 0,6 0,0000
20 0,001002 84,4 0,2964 20 0,001002 84,5 0,2964
40 0,001008 168,0 0,5722 40 0,001008 168,1 0,5722
60 0,001017 251,6 0,8310 60 0,001017 251,6 0,8309
80 0,001029 335,3 1,0751 80 0,001029 335,4 1,0750

100 0,001043 419,4 1,3067 100 0,001043 419,5 1,3066
120 0,001060 504,0 1,5275 120 0,001060 504,1 1,5275
140 0,001080 589,3 1,7391 140 0,001080 589,4 1,7390
160 0,3837 2767,4 6,8655 160 0,3167 2759,0 6,7658
180 0,4047 2812,4 6,9672 180 0,3347 2806,0 6,8720
200 0,4250 2855,9 7,0611 200 0,3521 2850,7 6,9684
220 0,4450 2898,4 7,1491 220 0,3690 2894,0 7,0581
240 0,4647 2940,3 7,2324 240 0,3857 2936,6 7,1427
260 0,4841 2981,9 7,3119 260 0,4021 2978,6 7,2231
280 0,5034 3023,3 7,3881 280 0,4183 3020,4 7,3001
300 0,5226 3064,6 7,4614 300 0,4344 3062,1 7,3740
320 0,5417 3105,9 7,5323 320 0,4504 3103,7 7,4453
340 0,5607 3147,3 7,6010 340 0,4663 3145,3 7,5143
360 0,5796 3188,8 7,6676 360 0,4822 3187,0 7,5812
380 0,5985 3230,5 7,7323 380 0,4980 3228,8 7,6463
400 0,6173 3272,3 7,7954 400 0,5137 3270,7 7,7095
420 0,6361 3314,3 7,8569 420 0,5294 3312,8 7,7712
440 0,6548 3356,5 7,9169 440 0,5451 3355,1 7,8314
460 0,6736 3398,9 7,9756 460 0,5608 3397,7 7,8901
480 0,6923 3441,5 8,0329 480 0,5764 3440,4 7,9476
500 0,7109 3484,4 8,0891 500 0,5920 3483,3 8,0039
520 0,7296 3527,5 8,1442 520 0,6076 3526,5 8,0591
540 0,7483 3570,9 8,1981 540 0,6232 3569,9 8,1131
560 0,7669 3614,5 8,2511 560 0,6387 3613,6 8,1662
580 0,7855 3658,3 8,3031 580 0,6542 3657,5 8,2183
600 0,8041 3702,5 8,3543 600 0,6698 3701,7 8,2694
620 0,8227 3746,8 8,4045 620 0,6853 3746,1 8,3197
640 0,8413 3791,5 8,4539 640 0,7008 3790,8 8,3692
660 0,8598 3836,4 8,5026 660 0,7163 3835,8 8,4179
680 0,8784 3881,6 8,5505 680 0,7318 3881,0 8,4659
700 0,8970 3927,0 8,5977 700 0,7473 3926,5 8,5131
720 0,9155 3972,8 8,6442 720 0,7627 3972,2 8,5596
740 0,9341 4018,8 8,6901 740 0,7782 4018,2 8,6055
760 0,9526 4065,0 8,7353 760 0,7937 4064,5 8,6508
780 0,9711 4111,6 8,7799 780 0,8091 4111,1 8,6954
800 0,9897 4158,4 8,8240 800 0,8246 4157,9 8,7395

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 6)

   p = 8 bar, ϑϑϑϑϑ s = 170,41 °C   p =  10 bar, ϑϑϑϑϑ s = 179,89 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,001000 0,8 0,0001 0,01 0,001000 1,0 0,0001
20 0,001001 84,7 0,2963 20 0,001001 84,9 0,2963
40 0,001008 168,2 0,5721 40 0,001007 168,4 0,5720
60 0,001017 251,8 0,8308 60 0,001017 252,0 0,8307
80 0,001029 335,5 1,0749 80 0,001029 335,7 1,0748

100 0,001043 419,6 1,3065 100 0,001043 419,8 1,3063
120 0,001060 504,2 1,5273 120 0,001060 504,3 1,5271
140 0,001079 589,5 1,7388 140 0,001079 589,6 1,7386
160 0,001102 675,7 1,9426 160 0,001102 675,8 1,9423
180 0,2472 2792,4 6,7154 180 0,1944 2777,4 6,5857
200 0,2609 2839,8 6,8176 200 0,2060 2828,3 6,6955
220 0,2740 2885,0 6,9112 220 0,2170 2875,6 6,7934
240 0,2869 2928,9 6,9985 240 0,2276 2921,0 6,8837
260 0,2995 2972,0 7,0810 260 0,2379 2965,2 6,9683
280 0,3119 3014,6 7,1594 280 0,2480 3008,7 7,0484
300 0,3242 3056,9 7,2345 300 0,2580 3051,7 7,1247
320 0,3363 3099,1 7,3068 320 0,2678 3094,4 7,1979
340 0,3484 3141,1 7,3765 340 0,2776 3136,9 7,2685
360 0,3604 3183,2 7,4441 360 0,2873 3179,4 7,3366
380 0,3724 3225,3 7,5096 380 0,2970 3221,9 7,4026
400 0,3843 3267,6 7,5733 400 0,3066 3264,4 7,4668
420 0,3961 3309,9 7,6353 420 0,3162 3307,0 7,5292
440 0,4080 3352,5 7,6958 440 0,3257 3349,8 7,5900
460 0,4198 3395,2 7,7548 460 0,3352 3392,7 7,6493
480 0,4316 3438,1 7,8126 480 0,3447 3435,7 7,7073
500 0,4433 3481,2 7,8690 500 0,3541 3479,0 7,7640
520 0,4551 3524,5 7,9244 520 0,3635 3522,5 7,8195
540 0,4668 3568,0 7,9786 540 0,3730 3566,2 7,8739
560 0,4785 3611,8 8,0318 560 0,3824 3610,1 7,9272
580 0,4902 3655,8 8,0840 580 0,3917 3654,2 7,9795
600 0,5019 3700,1 8,1353 600 0,4011 3698,6 8,0309
620 0,5135 3744,6 8,1857 620 0,4105 3743,2 8,0815
640 0,5252 3789,4 8,2353 640 0,4198 3788,0 8,1311
660 0,5368 3834,4 8,2841 660 0,4292 3833,1 8,1800
680 0,5485 3879,7 8,3321 680 0,4385 3878,5 8,2281
700 0,5601 3925,3 8,3794 700 0,4478 3924,1 8,2755
720 0,5717 3971,1 8,4260 720 0,4572 3970,0 8,3221
740 0,5834 4017,2 8,4719 740 0,4665 4016,1 8,3681
760 0,5950 4063,5 8,5172 760 0,4758 4062,5 8,4135
780 0,6066 4110,2 8,5619 780 0,4851 4109,2 8,4582
800 0,6182 4157,0 8,6060 800 0,4944 4156,1 8,5024

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 7)

p = 20 bar, ϑϑϑϑϑ s = 212,39 °C p =  30 bar, ϑϑϑϑϑ s = 233,86 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,000999 2,0 0,0001 0,01 0,000999 3,0 0,0002
20 0,001001 85,8 0,2961 20 0,001000 86,7 0,2959
40 0,001007 169,3 0,5717 40 0,001007 170,2 0,5713
60 0,001016 252,8 0,8302 60 0,001016 253,7 0,8296
80 0,001028 336,5 1,0741 80 0,001028 337,3 1,0734

100 0,001042 420,5 1,3055 100 0,001042 421,3 1,3048
120 0,001059 505,1 1,5262 120 0,001059 505,8 1,5253
140 0,001079 590,3 1,7376 140 0,001078 590,9 1,7365
160 0,001101 676,4 1,9411 160 0,001100 677,0 1,9399
180 0,001127 763,7 2,1382 180 0,001126 764,2 2,1368
200 0,001156 852,6 2,3301 200 0,001155 853,0 2,3285
220 0,1022 2821,7 6,3868 220 0,001189 943,8 2,5165
240 0,1085 2877,2 6,4972 240 0,0682 2824,6 6,2275
260 0,1144 2928,5 6,5952 260 0,0729 2886,4 6,3458
280 0,1200 2977,2 6,6850 280 0,0772 2942,2 6,4485
300 0,1255 3024,3 6,7685 300 0,0812 2994,3 6,5412
320 0,1308 3070,2 6,8472 320 0,0850 3044,2 6,6267
340 0,1360 3115,3 6,9221 340 0,0887 3092,4 6,7066
360 0,1411 3159,9 6,9937 360 0,0924 3139,5 6,7822
380 0,1462 3204,2 7,0625 380 0,0959 3185,8 6,8542
400 0,1512 3248,2 7,1290 400 0,0994 3231,6 6,9233
420 0,1562 3292,2 7,1933 420 0,1028 3277,0 6,9897
440 0,1611 3336,1 7,2558 440 0,1062 3322,1 7,0540
460 0,1660 3380,0 7,3165 460 0,1096 3367,2 7,1162
480 0,1708 3424,0 7,3757 480 0,1129 3412,1 7,1767
500 0,1757 3468,1 7,4335 500 0,1162 3457,0 7,2356
520 0,1805 3512,3 7,4899 520 0,1195 3502,0 7,2930
540 0,1853 3556,6 7,5451 540 0,1227 3547,0 7,3491
560 0,1901 3601,2 7,5992 560 0,1260 3592,2 7,4039
580 0,1949 3645,8 7,6522 580 0,1292 3637,4 7,4576
600 0,1996 3690,7 7,7042 600 0,1324 3682,8 7,5102
620 0,2044 3735,8 7,7552 620 0,1357 3728,4 7,5617
640 0,2091 3781,1 7,8054 640 0,1389 3774,1 7,6124
660 0,2138 3826,6 7,8547 660 0,1420 3820,0 7,6621
680 0,2185 3872,3 7,9032 680 0,1452 3866,1 7,7109
700 0,2233 3918,2 7,9509 700 0,1484 3912,3 7,7590
720 0,2280 3964,4 7,9978 720 0,1516 3958,8 7,8063
740 0,2327 4010,9 8,0441 740 0,1547 4005,6 7,8529
760 0,2374 4057,5 8,0897 760 0,1579 4052,5 7,8987
780 0,2421 4104,4 8,1347 780 0,1610 4099,6 7,9440
800 0,2467 4151,6 8,1791 800 0,1642 4147,0 7,9885

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 8)

p = 50 bar, ϑϑϑϑϑ s = 236,94 °C p =  80 bar, ϑϑϑϑϑ s = 295,01 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,000998 5,1 0,0003 0,01 0,000996 8,1 0,0004
20 0,001000 88,6 0,2955 20 0,000998 91,4 0,2948
40 0,001006 172,0 0,5705 40 0,001004 174,6 0,5693
60 0,001015 255,3 0,8286 60 0,001014 257,8 0,8270
80 0,001027 338,9 1,0721 80 0,001025 341,3 1,0702

100 0,001041 422,8 1,3032 100 0,001039 425,0 1,3009
120 0,001058 507,2 1,5235 120 0,001056 509,3 1,5208
140 0,001077 592,2 1,7345 140 0,001075 594,2 1,7314
160 0,001099 678,1 1,9376 160 0,001097 679,9 1,9341
180 0,001124 765,2 2,1341 180 0,001122 766,8 2,1301
200 0,001153 853,8 2,3254 200 0,001150 855,1 2,3207
220 0,001187 944,4 2,5129 220 0,001183 945,3 2,5074
240 0,001227 1037,7 2,6983 240 0,001222 1038,0 2,6918
260 0,001275 1134,8 2,8839 260 0,001269 1134,3 2,8759
280 0,04227 2858,1 6,0909 280 0,001328 1235,8 3,0627
300 0,04535 2925,6 6,2109 300 0,02428 2786,4 5,7935
320 0,04813 2986,2 6,3148 320 0,02684 2878,4 5,9514
340 0,05073 3042,4 6,4080 340 0,02899 2953,9 6,0766
360 0,05319 3095,6 6,4934 360 0,03092 3020,6 6,1837
380 0,05555 3146,8 6,5731 380 0,03268 3081,8 6,2789
400 0,05784 3196,6 6,6481 400 0,03435 3139,3 6,3657
420 0,06007 3245,3 6,7194 420 0,03593 3194,2 6,4461
440 0,06225 3293,3 6,7877 440 0,03745 3247,3 6,5215
460 0,06439 3340,7 6,8532 460 0,03893 3298,9 6,5929
480 0,06650 3387,7 6,9165 480 0,04036 3349,5 6,6611
500 0,06858 3434,5 6,9778 500 0,04177 3399,4 6,7264
520 0,07064 3481,1 7,0373 520 0,04315 3448,6 6,7893
540 0,07268 3527,5 7,0952 540 0,04450 3497,5 6,8501
560 0,07470 3574,0 7,1516 560 0,04584 3546,0 6,9091
580 0,07671 3620,4 7,2066 580 0,04716 3594,3 6,9663
600 0,07870 3666,8 7,2604 600 0,04846 3642,4 7,0221
620 0,08068 3713,3 7,3131 620 0,04975 3690,5 7,0765
640 0,08265 3759,9 7,3647 640 0,05104 3738,4 7,1296
660 0,08462 3806,6 7,4153 660 0,05231 3786,4 7,1816
680 0,08657 3853,5 7,4650 680 0,05357 3834,4 7,2325
700 0,08851 3900,5 7,5137 700 0,05483 3882,4 7,2823
720 0,09045 3947,6 7,5617 720 0,05607 3930,5 7,3313
740 0,09239 3994,9 7,6088 740 0,05731 3978,7 7,3793
760 0,09431 4042,4 7,6552 760 0,05855 4027,0 7,4265
780 0,09623 4090,0 7,7009 780 0,05978 4075,5 7,4729
800 0,09815 4137,9 7,7459 800 0,06101 4124,0 7,5186

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 9)

p = 100 bar, ϑϑϑϑϑ s = 311,00 °C p =  160 bar, ϑϑϑϑϑ s = 347,36 °C
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,000995 10,1 0,0005 0,01 0,000992 16,1 0,0006
20 0,000997 93,3 0,2944 20 0,000995 98,9 0,2930
40 0,001003 176,4 0,5685 40 0,001001 181,7 0,5662
60 0,001013 259,5 0,8259 60 0,001010 264,5 0,8228
80 0,001024 342,9 1,0689 80 0,001022 347,6 1,0650

100 0,001038 426,5 1,2994 100 0,001036 431,1 1,2948
120 0,001055 510,7 1,5190 120 0,001052 515,0 1,5138
140 0,001074 595,5 1,7294 140 0,001070 599,5 1,7234
160 0,001095 681,1 1,9318 160 0,001091 684,7 1,9250
180 0,001120 767,8 2,1274 180 0,001115 771,0 2,1197
200 0,001148 855,9 2,3177 200 0,001143 858,6 2,3088
220 0,001181 945,9 2,5039 220 0,001174 947,8 2,4935
240 0,001219 1038,3 2,6876 240 0,001211 1039,3 2,6754
260 0,001265 1134,1 2,8708 260 0,001254 1133,8 2,8560
280 0,001323 1234,8 3,0561 280 0,001307 1232,5 3,0376
300 0,001398 1343,1 3,2484 300 0,001375 1337,2 3,2236
320 0,01927 2782,7 5,7131 320 0,001467 1451,9 3,4203
340 0,02149 2882,1 5,8780 340 0,001616 1587,3 3,6445
360 0,02333 2962,6 6,0073 360 0,01106 2715,6 5,4616
380 0,02495 3033,1 6,1170 380 0,01288 2848,3 5,6680
400 0,02644 3097,4 6,2139 400 0,01428 2947,5 5,8177
420 0,02783 3157,5 6,3019 420 0,01548 3030,9 5,9399
440 0,02915 3214,6 6,3831 440 0,01655 3105,0 6,0453
460 0,03041 3269,5 6,4591 460 0,01753 3173,0 6,1393
480 0,03163 3322,9 6,5310 480 0,01845 3236,7 6,2251
500 0,03281 3375,1 6,5993 500 0,01932 3297,3 6,3045
520 0,03397 3426,3 6,6648 520 0,02016 3355,6 6,3790
540 0,03510 3476,9 6,7277 540 0,02096 3412,1 6,4494
560 0,03621 3526,9 6,7885 560 0,02174 3467,3 6,5164
580 0,03730 3576,5 6,8474 580 0,02250 3521,4 6,5805
600 0,03838 3625,8 6,9045 600 0,02324 3574,6 6,6422
620 0,03944 3674,9 6,9601 620 0,02396 3627,2 6,7018
640 0,04049 3723,9 7,0143 640 0,02467 3679,2 6,7594
660 0,04154 3772,7 7,0672 660 0,02537 3730,9 6,8153
680 0,04257 3821,5 7,1189 680 0,02607 3782,2 6,8697
700 0,04359 3870,3 7,1696 700 0,02675 3833,3 6,9228
720 0,04461 3919,0 7,2192 720 0,02742 3884,1 6,9745
740 0,04562 3967,9 7,2678 740 0,02809 3934,9 7,0251
760 0,04663 4016,7 7,3156 760 0,02875 3985,5 7,0746
780 0,04763 4065,7 7,3625 780 0,02941 4036,1 7,1231
800 0,04862 4114,7 7,4087 800 0,03006 4086,6 7,1706

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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A2.3 Unterkühltes Wasser und überhitzter Dampf (Fortsetzung 10)

p = 200 bar, ϑϑϑϑϑ s = 365,75 °C p =  500 bar
T v h s T v h s
°C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K) °C m3/kg kJ/kg kJ/(kg K)

0,01 0,000990 20,1 0,0006 0,01 0,000977 49,2 -0,0009
20 0,000993 102,6 0,2921 20 0,000980 130,0 0,2845
40 0,000999 185,2 0,5646 40 0,000987 211,3 0,5528
60 0,001008 267,9 0,8207 60 0,000996 292,9 0,8054
80 0,001020 350,8 1,0625 80 0,001007 374,7 1,0440

100 0,001034 434,1 1,2918 100 0,001020 456,9 1,2703
120 0,001050 517,8 1,5104 120 0,001035 539,4 1,4858
140 0,001068 602,1 1,7195 140 0,001052 622,4 1,6917
160 0,001089 687,2 1,9205 160 0,001070 706,0 1,8891
180 0,001112 773,2 2,1146 180 0,001091 790,2 2,0793
200 0,001139 860,4 2,3030 200 0,001115 875,3 2,2631
220 0,001170 949,2 2,4868 220 0,001141 961,5 2,4415
240 0,001205 1040,1 2,6675 240 0,001171 1049,0 2,6155
260 0,001247 1133,8 2,8466 260 0,001204 1138,3 2,7861
280 0,001298 1231,3 3,0261 280 0,001243 1229,7 2,9543
300 0,001361 1334,1 3,2087 300 0,001288 1323,7 3,1214
320 0,001445 1445,3 3,3993 320 0,001341 1421,2 3,2885
340 0,001569 1571,5 3,6085 340 0,001405 1523,1 3,4574
360 0,001825 1740,1 3,8787 360 0,001485 1630,6 3,6300
380 0,00826 2659,2 5,3144 380 0,001588 1746,5 3,8101
400 0,00995 2816,8 5,5525 400 0,001731 1874,3 4,0028
420 0,01120 2928,5 5,7160 420 0,001940 2020,1 4,2161
440 0,01225 3020,3 5,8466 440 0,002266 2190,5 4,4585
460 0,01317 3100,6 5,9577 460 0,002745 2380,5 4,7212
480 0,01401 3173,4 6,0558 480 0,003319 2563,9 4,9680
500 0,01479 3241,2 6,1445 500 0,003889 2722,5 5,1759
520 0,01553 3305,2 6,2263 520 0,004417 2857,4 5,3482
540 0,01623 3366,4 6,3026 540 0,004896 2973,2 5,4924
560 0,01690 3425,6 6,3744 560 0,005332 3075,4 5,6166
580 0,01755 3483,0 6,4426 580 0,005734 3167,7 5,7261
600 0,01818 3539,2 6,5077 600 0,006109 3252,6 5,8245
620 0,01880 3594,4 6,5701 620 0,006461 3332,0 5,9145
640 0,01940 3648,7 6,6303 640 0,006796 3407,2 5,9977
660 0,01999 3702,3 6,6884 660 0,007115 3479,0 6,0755
680 0,02056 3755,5 6,7447 680 0,007422 3548,0 6,1487
700 0,02113 3808,2 6,7994 700 0,007718 3614,8 6,2180
720 0,02169 3860,5 6,8527 720 0,008004 3679,6 6,2840
740 0,02225 3912,6 6,9046 740 0,008281 3743,0 6,3471
760 0,02279 3964,4 6,9553 760 0,008552 3805,0 6,4078
780 0,02333 4016,1 7,0048 780 0,008816 3865,9 6,4662
800 0,02387 4067,7 7,0534 800 0,009074 3926,0 6,5226

Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]
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Quelle: IAPWS-IF97 [2.7 und 2.10]

A2.4 Wasser als inkompressible (ideale) Flüssigkeit

ϑ v ρ cp pc h sT

°C 10-3 . m3/kg kg/m3 kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)
0 1,00021 999,79 4,2199 4,2199 h0 = 0 s0 = 0
2 1,00011 999,89 4,2134 4,1958 8,39 0,0306
4 1,00007 999,93 4,2078 4,2032 16,81 0,0611
6 1,00011 999,89 4,2031 4,2039 25,22 0,0913
8 1,00020 999,80 4,1992 4,2033 33,63 0,1213

10 1,00035 999,65 4,1958 4,2021 42,02 0,1511
12 1,00055 999,45 4,1930 4,2008 50,41 0,1806
14 1,00080 999,20 4,1905 4,1995 58,79 0,2099
16 1,00110 998,90 4,1884 4,1983 67,17 0,2390
18 1,00145 998,55 4,1866 4,1971 75,55 0,2678
20 1,00184 998,16 4,1851 4,1960 83,92 0,2965
22 1,00228 997,73 4,1838 4,1950 92,29 0,3250
24 1,00275 997,25 4,1827 4,1940 100,66 0,3532
26 1,00327 996,74 4,1817 4,1931 109,02 0,3813
28 1,00382 996,19 4,1809 4,1923 117,38 0,4091
30 1,00441 995,61 4,1803 4,1915 125,75 0,4368
32 1,00504 994,99 4,1798 4,1908 134,11 0,4643
34 1,00570 994,34 4,1794 4,1902 142,47 0,4916
36 1,00639 993,65 4,1791 4,1896 150,82 0,5187
38 1,00712 992,93 4,1789 4,1890 159,18 0,5457
40 1,00788 992,18 4,1788 4,1885 167,54 0,5724
42 1,00867 991,40 4,1788 4,1881 175,90 0,5990
44 1,00949 990,60 4,1789 4,1877 184,26 0,6255
46 1,01034 989,76 4,1791 4,1873 192,62 0,6517
48 1,01123 988,90 4,1794 4,1870 200,98 0,6778
50 1,01214 988,01 4,1798 4,1867 209,34 0,7038
55 1,01454 985,67 4,1811 4,1862 230,24 0,7680
60 1,01711 983,18 4,1829 4,1859 251,15 0,8312
65 1,01985 980,53 4,1853 4,1858 272,08 0,8935
70 1,02276 977,75 4,1882 4,1860 293,02 0,9550
75 1,02582 974,83 4,1917 4,1863 313,97 1,0156
80 1,02904 971,78 4,1956 4,1869 334,95 1,0754
85 1,03242 968,60 4,2001 4,1876 355,95 1,1344
90 1,03594 965,30 4,2051 4,1885 376,97 1,1927
95 1,03962 961,89 4,2106 4,1897 398,02 1,2502

100 1,04346 958,35 4,2166 4,1910 419,10 1,3070
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Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie spez. Subl.- spez. Entropie
Enthalpie

°C Pa dm3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ s ps vf v'' hf h'' ∆hm sf s''

0,01 611,657 1,0908 206,1 –333,4 2501,4 2834,8 –1,221 9,156
0 611,15 1,0908 206,3 –337,6 2497,7 2853,3 –1,221 9,157

–2 517,72 1,0904 241,7 –337,6 2497,7 2835,3 –1,237 9,219
–4 437,47 1,0901 283,8 –341,8 2494,0 2835,7 –1,253 9,283
–6 368,73 1,0898 334,2 –345,9 2490,3 2836,2 –1,268 9,348
–8 309,98 1,0894 394,4 –350,0 2486,6 2836,6 –1,284 9,414

–10 259,90 1,0891 466,7 –354,1 2482,9 2837,0 –1,299 9,481
–12 217,32 1,0888 553,7 –358,1 2479,2 2837,3 –1,315 9,550
–14 181,22 1,0884 658,8 –362,2 2475,5 2837,6 –1,331 9,619
–16 150,68 1,0881 786,0 –366,1 2471,8 2837,9 –1,346 9,690
–18 124,92 1,0878 940,5 –370,1 2468,1 2838,2 –1,362 9,762

–20 103,26 1,0874 1128,6 –374,0 2464,3 2838,4 –1,377 9,835
–22 85,10 1,0871 1358,4 –377,9 2460,6 2838,6 –1,393 9,909
–24 69,91 1,0868 1640,1 –381,8 2456,9 2838,7 –1,408 9,985
–26 57,25 1,0864 1986,4 –385,6 2453,2 2838,9 –1,424 10,062
–28 46,73 1,0861 2413,7 –389,5 2449,5 2839,0 –1,439 10,141

–30 38,01 1,0858 2943,0 393,2 2445,8 2839,0 1,455 10,221
–32 30,82 1,0854 3600,0 397,0 2442.1 2839,1 –1,471 10,303
–34 24,90 1,0851 4419,0 –400,7 2438,4 2839,1 –1,486 10,386
–36 20,04 1,0848 5444,0 –404,4 2434,7 2839,1 –1,501 10,470
–38 16,07 1,0844 6731,0 –408,1 2430,9 2839,0 –1,517 10,556

–40 12,84 1,0841 8354,0 –411,7 2427,2 2838,9 –1,532 10,644

A2.5 Sättigungswerte Eis/Wasserdampf

Quelle [2.12, 2.13]
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Quelle: [2.16], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]

A3 Eigenschaften des Ammoniaks (NH3) im Sättigungszustand

A3.1 Temperaturtabelle des gesättigen Ammoniaks

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

–70 0,1094 1,3798 9,00725 110,81 1355,55 1466,37 0,3094 6,9087
–68 0,1265 1,3840 7,86410 102,31 1359,24 1461,55 0,2677 6,8565
–66 0,1457 1,3882 6,88684 93,78 1362,90 1456,69 0,2264 6,8056
–64 0,1674 1,3925 6,04872 85,23 1366,54 1451,77 0,1853 6,7559
–62 0,1917 1,3969 5,32769 76,66 1370,15 1446,81 0,1446 6,7075
–60 0,2189 1,4013 4,70552 68,06 1373,73 1441,80 0,1040 6,6602
–58 0,2493 1,4058 4,16708 59,44 1377,29 1436,73 0,0638 6,6140
–56 0,2832 1,4103 3,69977 50,80 1380,81 1431,61 0,0238 6,5689
–54 0,3207 1,4149 3,29308 42,13 1384,30 1426,43 0,0159 6,5248
–52 0,3624 1,4196 2,93819 33,44 1387,76 1421,20 0,0553 6,4817
–50 0,4084 1,4243 2,62769 24,73 1391,19 1415,91 0,0945 6,4396
–48 0,4591 1,4291 2,35535 15,99 1394,58 1410,57 0,1334 6,3984
–46 0,5150 1,4340 2,11589 7,23 1397,93 1405,16 0,1721 6,3582
–44 0,5763 1,4389 1,90483 1,55 1401,25 1399,70 0,2106 6,3188
–42 0,6435 1,4439 1,71837 10,35 1404,52 1394,18 0,2488 6,2803
–40 0,7169 1,4490 1,55328 19,17 1407,76 1388,59 0,2867 6,2425
–38 0,7971 1,4541 1,40677 28,01 1410,96 1382,95 0,3245 6,2056
–36 0,8845 1,4593 1,27649 36,88 1414,11 1377,23 0,3619 6,1694
–34 0,9795 1,4645 1,16039 45,77 1417,23 1371,46 0,3992 6,1339
–32 1,0826 1,4699 1,05672 54,67 1420,29 1365,62 0,4362 6,0992
–30 1,1943 1,4753 0,96397 63,60 1423,31 1359,71 0,4730 6,0651
–28 1,3151 1,4808 0,88082 72,55 1426,28 1353,73 0,5096 6,0317
–26 1,4457 1,4863 0,80615 81,52 1429,21 1347,69 0,5460 5,9989
–24 1,5864 1,4920 0,73896 90,51 1432,08 1341,57 0,5821 5,9667
–22 1,7379 1,4977 0,67841 99,52 1434,91 1335,39 0,6180 5,9351
–20 1,9008 1,5035 0,62373 108,55 1437,68 1329,13 0,6538 5,9041
–18 2,0756 1,5093 0,57428 117,60 1440,39 1322,79 0,6893 5,8736
–16 2,2630 1,5153 0,52949 126,67 1443,06 1316,39 0,7246 5,8437
–14 2,4637 1,5213 0,48885 135,76 1445,66 1309,90 0,7597 5,8143
–12 2,6781 1,5274 0,45192 144,88 1448,21 1303,34 0,7946 5,7853
–10 2,9071 1,5336 0,41830 154,01 1450,70 1296,69 0,8293 5,7569

–8 3,1513 1,5399 0,38767 163,16 1453,14 1289,97 0,8638 5,7289
–6 3,4114 1,5463 0,35970 172,34 1455,51 1283,17 0,8981 5,7013
–4 3,6880 1,5528 0,33414 181,54 1457,81 1276,28 0,9323 5,6741
–2 3,9819 1,5593 0,31074 190,76 1460,06 1269,30 0,9662 5,6474

0 4,2939 1,5660 0,28930 200,00 1462,24 1262,24 1,0000 5,6210
2 4,6246 1,5728 0,26962 209,27 1464,35 1255,09 1,0336 5,5951
4 4,9748 1,5796 0,25153 218,55 1466,40 1247,84 1,0670 5,5695
6 5,3454 1,5866 0,23489 227,87 1468,37 1240,51 1,1003 5,5442
8 5,7370 1,5937 0,21956 237,20 1470,28 1233,08 1,1334 5,5192

10 6,1505 1,6009 0,20543 246,57 1472,11 1225,55 1,1664 5,4946
12 6,5867 1,6082 0,19237 255,95 1473,88 1217,92 1,1992 5,4703
14 7,0463 1,6157 0,18031 265,37 1475,56 1210,19 1,2318 5,4463
16 7,5304 1,6233 0,16914 274,81 1477,17 1202,36 1,2643 5,4226
18 8,0395 1,6310 0,15879 284,28 1478,70 1194,42 1,2967 5,3991
20 8,5748 1,6388 0,14920 293,78 1480,16 1186,37 1,3289 5,3759
22 9,1369 1,6468 0,14029 303,31 1481,53 1178,22 1,3610 5,3529
24 9,7268 1,6549 0,13201 312,87 1482,82 1169,94 1,3929 5,3301
26 10,3453 1,6632 0,12431 322,47 1484,02 1161,55 1,4248 5,3076
28 10,9934 1,6716 0,11714 332,09 1485,14 1153,04 1,4565 5,2853
30 11,6720 1,6802 0,11046 341,76 1486,17 1144,41 1,4881 5,2631
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Quelle: [2.16], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]

A3.1 Temperaturtabelle des gesättigten Ammoniaks (Fortsetzung)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0 0,006112 1,0002 206,13972 –0,04 2500,90 2500,86 –0,0002 9,1558

30 11,6720 1,6802 0,11046 341,76 1486,17 1144,41 1,4881 5,2631
32 12,3819 1,6890 0,10422 351,45 1487,11 1135,65 1,5196 5,2412
34 13,1241 1,6979 0,09840 361,19 1487,95 1126,76 1,5509 5,2194
36 13,8996 1,7070 0,09296 370,96 1488,70 1117,74 1,5822 5,1978
38 14,7093 1,7163 0,08787 380,78 1489,36 1108,58 1,6134 5,1763
40 15,5542 1,7258 0,08310 390,64 1489,91 1099,27 1,6446 5,1549
42 16,4352 1,7355 0,07864 400,54 1490,36 1089,82 1,6756 5,1337
44 17,3533 1,7454 0,07445 410,48 1490,70 1080,22 1,7065 5,1126
46 18,3095 1,7556 0,07052 420,48 1490,94 1070,46 1,7374 5,0915
48 19,3048 1,7660 0,06682 430,52 1491,06 1060,54 1,7683 5,0706
50 20,3403 1,7766 0,06335 440,62 1491,07 1050,46 1,7990 5,0497
52 21,4169 1,7875 0,06008 450,77 1490,97 1040,20 1,8297 5,0289
54 22,5357 1,7987 0,05701 460,98 1490,73 1029,76 1,8604 5,0081
56 23,6978 1,8102 0,05411 471,24 1490,38 1019,13 1,8911 4,9873
58 24,9042 1,8219 0,05138 481,57 1489,89 1008,32 1,9217 4,9666
60 26,1560 1,8340 0,04880 491,97 1489,27 997,30 1,9523 4,9458
62 27,4543 1,8465 0,04636 502,43 1488,50 986,07 1,9829 4,9251
64 28,8002 1,8593 0,04406 512,97 1487,60 974,63 2,0135 4,9043
66 30,1948 1,8724 0,04188 523,58 1486,54 962,96 2,0441 4,8834
68 31,6393 1,8860 0,03982 534,27 1485,32 951,05 2,0747 4,8625
70 33,1348 1,9000 0,03787 545,04 1483,94 938,90 2,1054 4,8415
72 34,6825 1,9145 0,03602 555,90 1482,39 926,48 2,1361 4,8204
74 36,2837 1,9294 0,03426 566,86 1480,66 913,80 2,1669 4,7992
76 37,9394 1,9449 0,03260 577,91 1478,74 900,83 2,1977 4,7778
78 39,6510 1,9609 0,03101 589,07 1476,63 887,55 2,2286 4,7562
80 41,4198 1,9776 0,02951 600,34 1474,31 873,97 2,2596 4,7344
82 43,2470 1,9948 0,02808 611,73 1471,77 860,04 2,2908 4,7124
84 45,1340 2,0128 0,02672 623,24 1469,00 845,76 2,3220 4,6901
86 47,0820 2,0315 0,02542 634,88 1465,99 831,11 2,3534 4,6675
88 49,0926 2,0510 0,02418 646,67 1462,73 816,06 2,3850 4,6446
90 51,1672 2,0714 0,02300 658,61 1459,19 800,58 2,4168 4,6213
92 53,3071 2,0928 0,02187 670,71 1455,35 784,65 2,4488 4,5976
94 55,5141 2,1152 0,02079 682,98 1451,20 768,22 2,4810 4,5734
96 57,7895 2,1388 0,01976 695,44 1446,72 751,28 2,5136 4,5487
98 60,1351 2,1637 0,01877 708,11 1441,87 733,76 2,5464 4,5234

100 62,5526 2,1899 0,01782 721,00 1436,63 715,63 2,5797 4,4975
102 65,0437 2,2178 0,01691 734,14 1430,96 696,83 2,6133 4,4708
104 67,6103 2,2474 0,01603 747,54 1424,83 677,29 2,6474 4,4432
106 70,2544 2,2791 0,01519 761,24 1418,17 656,93 2,6821 4,4147
108 72,9780 2,3130 0,01438 775,27 1410,95 635,67 2,7173 4,3851
110 75,7833 2,3496 0,01360 789,68 1403,08 613,39 2,7533 4,3543
112 78,6727 2,3893 0,01284 804,52 1394,48 589,96 2,7902 4,3219
114 81,6488 2,4326 0,01210 819,86 1385,06 565,20 2,8280 4,2879
116 84,7141 2,4804 0,01138 835,78 1374,67 538,89 2,8671 4,2519
118 87,8718 2,5338 0,01068 852,41 1363,14 510,73 2,9077 4,2134
120 91,1251 2,5941 0,00999 869,92 1350,23 480,30 2,9502 4,1719
122 94,4778 2,6638 0,00931 888,58 1335,58 447,01 2,9953 4,1266
124 97,9339 2,7466 0,00863 908,79 1318,68 409,89 3,0440 4,0761
126 101,4985 2,8494 0,00793 931,29 1298,61 367,33 3,0980 4,0183
128 105,1771 2,9870 0,00720 957,61 1273,64 316,03 3,1611 3,9489
130 108,9763 3,2022 0,00638 992,03 1239,34 247,32 3,2437 3,8572
132 112,8986 3,8043 0,00515 1062,80 1171,33 108,52 3,4155 3,6833
132,36 113,6114 4,4543 0,00445 1120,52 1120,52 0,00 3,5571 3,5571
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A3.2 Drucktabelle des gesättigten Ammoniaks

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0,10 –71,22 1,3773 9,8000 –115,99 1353,29 1469,28 –0,3349 9,8000
0,15 –65,59 1,3891 6,7032 –92,02 1363,66 1455,68 –0,2179 6,7032
0,10 –71,22 1,3773 9,8000 –115,99 1353,29 1469,28 –0,3349 9,8000
0,11 –69,93 1,3800 8,9626 –110,50 1355,69 1466,19 –0,3079 8,9626
0,12 –68,73 1,3825 8,2610 –105,42 1357,90 1463,32 –0,2829 8,2610
0,13 –67,62 1,3848 7,6643 –100,67 1359,95 1460,62 –0,2598 7,6643
0,14 –66,57 1,3870 7,1504 –96,22 1361,86 1458,08 –0,2382 7,1504
0,15 –65,59 1,3891 6,7032 –92,02 1363,66 1455,68 –0,2179 6,7032
0,16 –64,66 1,3911 6,3102 –88,04 1365,35 1453,39 –0,1988 6,3102
0,17 –63,78 1,3930 5,9622 –84,27 1366,95 1451,22 –0,1807 5,9622
0,18 –62,94 1,3949 5,6517 –80,67 1368,47 1449,14 –0,1636 5,6517
0,19 –62,13 1,3966 5,3729 –77,24 1369,91 1447,15 –0,1473 5,3729
0,20 –61,37 1,3983 5,1212 –73,94 1371,29 1445,23 –0,1317 5,1212
0,22 –59,93 1,4015 4,6844 –67,75 1373,86 1441,61 –0,1026 4,6844
0,24 –58,59 1,4045 4,3183 –61,99 1376,24 1438,23 –0,0757 4,3183
0,26 –57,35 1,4073 4,0070 –56,62 1378,44 1435,06 –0,0507 4,0070
0,28 –56,18 1,4099 3,7388 –51,57 1380,50 1432,07 –0,0274 3,7388
0,30 –55,08 1,4124 3,5053 –46,80 1382,42 1429,23 –0,0055 3,5053
0,32 –54,04 1,4148 3,3001 –42,29 1384,24 1426,53 0,0151 3,3001
0,34 –53,05 1,4171 3,1184 –38,00 1385,95 1423,95 0,0346 3,1184
0,36 –52,11 1,4193 2,9562 –33,91 1387,57 1421,49 0,0532 2,9562
0,38 –51,21 1,4215 2,8106 –30,00 1389,12 1419,12 0,0708 2,8106
0,40 –50,35 1,4235 2,6790 –26,25 1390,59 1416,84 0,0877 2,6790
0,42 –49,52 1,4255 2,5597 –22,65 1392,00 1414,65 0,1038 2,5597
0,44 –48,73 1,4274 2,4508 –19,19 1393,34 1412,53 0,1192 2,4508
0,46 –47,97 1,4292 2,3511 –15,85 1394,63 1410,48 0,1341 2,3511
0,48 –47,23 1,4310 2,2595 –12,62 1395,87 1408,49 0,1484 2,2595
0,50 –46,52 1,4327 2,1749 –9,50 1397,07 1406,57 0,1621 2,1749
0,55 –44,83 1,4368 1,9897 –2,12 1399,87 1401,99 0,1946 1,9897
0,60 –43,27 1,4407 1,8344 4,74 1402,44 1397,70 0,2245 1,8344
0,65 –41,81 1,4444 1,7022 11,17 1404,83 1393,66 0,2523 1,7022
0,70 –40,45 1,4478 1,5883 17,20 1407,05 1389,84 0,2783 1,5883
0,75 –39,15 1,4511 1,4892 22,91 1409,12 1386,21 0,3027 1,4892
0,80 –37,93 1,4543 1,4020 28,32 1411,07 1382,75 0,3258 1,4020
0,85 –36,77 1,4573 1,3248 33,47 1412,91 1379,44 0,3476 1,3248
0,90 –35,66 1,4602 1,2559 38,38 1414,64 1376,26 0,3683 1,2559
0,95 –34,60 1,4630 1,1940 43,09 1416,29 1373,21 0,3880 1,1940
1,0 –33,59 1,4656 1,1381 47,60 1417,86 1370,26 0,4068 1,1381
1,1 –31,68 1,4708 1,0410 56,11 1420,78 1364,67 0,4422 1,0410
1,2 –29,90 1,4756 0,9597 64,04 1423,46 1359,42 0,4748 0,9597
1,3 –28,24 1,4801 0,8904 71,47 1425,93 1354,46 0,5052 0,8904
1,4 –26,68 1,4844 0,8307 78,46 1428,22 1349,76 0,5336 0,8307
1,5 –25,21 1,4885 0,7788 85,07 1430,35 1345,28 0,5603 0,7788
1,6 –23,81 1,4925 0,7331 91,35 1432,35 1341,00 0,5855 0,7331
1,7 –22,49 1,4963 0,6926 97,33 1434,22 1336,90 0,6093 0,6926
1,8 –21,22 1,4999 0,6564 103,04 1435,99 1332,95 0,6320 0,6564
1,9 –20,01 1,5034 0,6240 108,51 1437,66 1329,16 0,6536 0,6240
2,0 –18,85 1,5068 0,5946 113,76 1439,25 1325,49 0,6742 0,5946
2,2 –16,66 1,5133 0,5437 123,69 1442,19 1318,50 0,7130 0,5437
2,4 –14,62 1,5194 0,5010 132,94 1444,86 1311,92 0,7488 0,5010
2,6 –12,71 1,5252 0,4647 141,62 1447,31 1305,69 0,7821 0,4647
2,8 –10,92 1,5307 0,4334 149,81 1449,57 1299,76 0,8133 0,4334
3,0 –9,22 1,5360 0,4061 157,56 1451,65 1294,10 0,8427 0,4061
3,2 –7,62 1,5411 0,3821 164,93 1453,60 1288,67 0,8704 0,3821
3,4 –6,08 1,5460 0,3608 171,95 1455,41 1283,46 0,8967 0,3608

Quelle: [2.16], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A3.2 Drucktabelle des gesättigten Ammoniaks (Fortsetzung)

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
3,6 –4,62 1,5507 0,3419 178,67 1457,10 1278,43 0,9216 0,3419
3,8 –3,22 1,5553 0,3248 185,11 1458,69 1273,58 0,9455 0,3248
4,0 –1,88 1,5597 0,3094 191,31 1460,19 1268,88 0,9682 0,3094
4,2 –0,59 1,5640 0,2954 197,27 1461,60 1264,33 0,9901 0,2954
4,4 0,65 1,5682 0,2827 203,03 1462,94 1259,91 1,0110 0,2827
4,6 1,86 1,5723 0,2710 208,59 1464,20 1255,61 1,0312 0,2710
4,8 3,02 1,5762 0,2602 213,98 1465,40 1251,42 1,0506 0,2602
5,0 4,14 1,5801 0,2503 219,20 1466,54 1247,33 1,0694 0,2503
5,5 6,80 1,5895 0,2286 231,61 1469,15 1237,53 1,1136 0,2286
6,0 9,28 1,5983 0,2104 243,21 1471,47 1228,25 1,1546 0,2104
6,5 11,61 1,6068 0,1948 254,13 1473,54 1219,41 1,1928 0,1948
7,0 13,80 1,6150 0,1815 264,44 1475,40 1210,96 1,2286 0,1815
7,5 15,88 1,6228 0,1698 274,23 1477,08 1202,84 1,2623 0,1698
8,0 17,85 1,6304 0,1596 283,56 1478,59 1195,03 1,2942 0,1596
8,5 19,73 1,6377 0,1505 292,48 1479,96 1187,48 1,3245 0,1505
9,0 21,52 1,6449 0,1424 301,03 1481,21 1180,18 1,3533 0,1424
9,5 23,24 1,6518 0,1351 309,25 1482,34 1173,09 1,3808 0,1351

10 24,90 1,6586 0,1285 317,16 1483,37 1166,20 1,4072 0,1285
11 28,02 1,6717 0,1171 332,19 1485,15 1152,96 1,4568 0,1171
12 30,94 1,6843 0,1075 346,29 1486,62 1140,33 1,5028 0,1075
13 33,67 1,6964 0,0993 359,59 1487,82 1128,23 1,5458 0,0993
14 36,25 1,7082 0,0923 372,20 1488,79 1116,59 1,5862 0,0923
15 38,70 1,7196 0,0862 384,21 1489,56 1105,35 1,6243 0,0862
16 41,02 1,7307 0,0808 395,69 1490,15 1094,46 1,6604 0,0808
17 43,24 1,7416 0,0760 406,70 1490,59 1083,89 1,6948 0,0760
18 45,36 1,7523 0,0717 417,28 1490,88 1073,59 1,7276 0,0717
19 47,40 1,7628 0,0679 427,48 1491,04 1063,56 1,7589 0,0679
20 49,35 1,7732 0,0645 437,34 1491,08 1053,74 1,7890 0,0645
22 53,05 1,7934 0,0584 456,13 1490,86 1034,73 1,8459 0,0584
24 56,51 1,8131 0,0534 473,86 1490,27 1016,40 1,8989 0,0534
26 59,75 1,8325 0,0491 490,69 1489,35 998,66 1,9486 0,0491
28 62,82 1,8517 0,0454 506,74 1488,15 981,41 1,9954 0,0454
30 65,72 1,8706 0,0422 522,11 1486,69 964,58 2,0399 0,0422
32 68,49 1,8894 0,0393 536,89 1485,00 948,10 2,0822 0,0393
34 71,13 1,9081 0,0368 551,15 1483,09 931,94 2,1227 0,0368
36 73,65 1,9268 0,0346 564,94 1480,97 916,03 2,1615 0,0346
38 76,07 1,9455 0,0325 578,31 1478,67 900,35 2,1988 0,0325
40 78,40 1,9642 0,0307 591,32 1476,18 884,86 2,2348 0,0307
42 80,64 1,9830 0,0290 603,98 1473,52 869,53 2,2696 0,0290
44 82,81 2,0020 0,0275 616,35 1470,68 854,33 2,3033 0,0275
46 84,90 2,0211 0,0261 628,44 1467,69 839,24 2,3361 0,0261
48 86,92 2,0404 0,0248 640,29 1464,52 824,23 2,3679 0,0248
50 88,88 2,0599 0,0237 651,92 1461,20 809,28 2,3990 0,0237
55 93,54 2,1100 0,0210 680,14 1452,19 772,05 2,4736 0,0210
60 97,89 2,1622 0,0188 707,39 1442,16 734,77 2,5446 0,0188
65 101,97 2,2173 0,0169 733,91 1431,07 697,16 2,6127 0,0169
70 105,81 2,2760 0,0153 759,93 1418,83 658,90 2,6788 0,0153
75 109,45 2,3392 0,0138 785,66 1405,32 619,66 2,7433 0,0138
80 112,90 2,4083 0,0125 811,35 1390,35 579,01 2,8071 0,0125
85 116,18 2,4851 0,0113 837,27 1373,66 536,39 2,8708 0,0113
90 119,32 2,5725 0,0102 863,81 1354,82 491,01 2,9354 0,0102
95 122,31 2,6755 0,0092 891,56 1333,16 441,60 3,0025 0,0092

100 125,17 2,8035 0,0082 921,57 1307,44 385,87 3,0747 0,0082
110 130,53 3,2887 0,0061 1004,07 1227,23 223,16 3,2728 0,0061
113,6114 132,36 4,4543 0,0045 1120,52 1120,52 0,00 3,5571 0,0045

Quelle: [2.16], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A4 Eigenschaften des Iso-Butans (C4H10) im Sättigungszustand
A4.1 Temperaturtabelle des gesättigten Iso-Butans

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

–60 0,0927 1,5514 3,2662 71,41 475,86 404,44 0,4708 2,3683
–58 0,1049 1,5563 2,9102 75,45 478,36 402,91 0,4897 2,3624
–56 0,1185 1,5612 2,5995 79,51 480,88 401,37 0,5084 2,3568
–54 0,1334 1,5661 2,3276 83,58 483,41 399,83 0,5271 2,3515
–52 0,1499 1,5711 2,0891 87,66 485,94 398,28 0,5456 2,3466
–50 0,1680 1,5762 1,8793 91,76 488,49 396,73 0,5640 2,3419
–48 0,1878 1,5813 1,6943 95,88 491,04 395,16 0,5824 2,3375
–46 0,2095 1,5865 1,5308 100,01 493,61 393,59 0,6007 2,3334
–44 0,2332 1,5917 1,3859 104,16 496,18 392,02 0,6188 2,3296
–42 0,2589 1,5969 1,2573 108,33 498,76 390,43 0,6369 2,3260
–40 0,2870 1,6022 1,1428 112,51 501,35 388,84 0,6549 2,3227
–38 0,3175 1,6076 1,0407 116,71 503,95 387,23 0,6728 2,3196
–36 0,3504 1,6130 0,9494 120,93 506,55 385,62 0,6907 2,3167
–34 0,3861 1,6185 0,8677 125,16 509,16 384,00 0,7084 2,3141
–32 0,4247 1,6241 0,7944 129,41 511,78 382,36 0,7261 2,3117
–30 0,4662 1,6297 0,7284 133,68 514,40 380,72 0,7437 2,3095
–28 0,5109 1,6354 0,6691 137,97 517,03 379,06 0,7612 2,3075
–26 0,5589 1,6411 0,6155 142,27 519,67 377,39 0,7787 2,3057
–24 0,6104 1,6469 0,5671 146,60 522,31 375,71 0,7961 2,3040
–22 0,6657 1,6528 0,5232 150,94 524,96 374,02 0,8134 2,3026
–20 0,7247 1,6587 0,4834 155,30 527,61 372,31 0,8306 2,3013
–18 0,7878 1,6647 0,4473 159,68 530,26 370,58 0,8478 2,3003
–16 0,8552 1,6708 0,4144 164,08 532,93 368,85 0,8650 2,2993
–14 0,9269 1,6770 0,3844 168,50 535,59 367,09 0,8820 2,2986
–12 1,0033 1,6832 0,3571 172,94 538,26 365,32 0,8990 2,2980
–10 1,0845 1,6895 0,3320 177,40 540,93 363,54 0,9160 2,2975

–8 1,1707 1,6959 0,3092 181,87 543,61 361,73 0,9329 2,2972
–6 1,2620 1,7024 0,2882 186,37 546,29 359,91 0,9498 2,2970
–4 1,3589 1,7090 0,2689 190,89 548,97 358,07 0,9666 2,2969
–2 1,4613 1,7157 0,2512 195,44 551,65 356,22 0,9833 2,2970

0 1,5696 1,7224 0,2349 200,00 554,34 354,34 1,0000 2,2972
2 1,6839 1,7293 0,2199 204,59 557,02 352,44 1,0167 2,2975
4 1,8045 1,7362 0,2060 209,19 559,71 350,52 1,0333 2,2980
6 1,9316 1,7433 0,1932 213,82 562,40 348,58 1,0498 2,2985
8 2,0654 1,7504 0,1814 218,47 565,09 346,61 1,0663 2,2992

10 2,2062 1,7577 0,1704 223,15 567,78 344,63 1,0828 2,2999
12 2,3541 1,7651 0,1603 227,85 570,47 342,62 1,0993 2,3008
14 2,5095 1,7726 0,1509 232,57 573,15 340,58 1,1157 2,3018
16 2,6725 1,7802 0,1421 237,32 575,84 338,52 1,1320 2,3028
18 2,8433 1,7879 0,1339 242,09 578,52 336,44 1,1484 2,3039
20 3,0223 1,7958 0,1264 246,88 581,21 334,33 1,1647 2,3051
22 3,2096 1,8038 0,1193 251,70 583,89 332,19 1,1810 2,3064
24 3,4055 1,8119 0,1127 256,55 586,56 330,02 1,1972 2,3078
26 3,6103 1,8202 0,1066 261,42 589,24 327,82 1,2134 2,3092
28 3,8242 1,8286 0,1008 266,32 591,91 325,59 1,2296 2,3108
30 4,0473 1,8372 0,0954 271,24 594,57 323,33 1,2458 2,3123
32 4,2801 1,8459 0,0904 276,19 597,23 321,04 1,2619 2,3140
34 4,5227 1,8548 0,0857 281,17 599,88 318,71 1,2780 2,3157
36 4,7754 1,8639 0,0812 286,18 602,53 316,35 1,2941 2,3174
38 5,0385 1,8731 0,0771 291,22 605,17 313,95 1,3102 2,3192
40 5,3122 1,8826 0,0732 296,28 607,80 311,52 1,3263 2,3211

Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A4.1 Temperaturtabelle des gesättigten Iso-Butans (Fortsetzung)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
40 5,3122 1,8826 0,0732 296,28 607,80 311,52 1,3263 2,3211
42 5,5968 1,8922 0,0695 301,37 610,43 309,05 1,3423 2,3230
44 5,8925 1,9020 0,0660 306,50 613,04 306,54 1,3583 2,3249
46 6,1996 1,9121 0,0628 311,65 615,64 303,99 1,3744 2,3269
48 6,5184 1,9224 0,0597 316,84 618,24 301,40 1,3904 2,3289
50 6,8491 1,9328 0,0568 322,06 620,82 298,76 1,4064 2,3309
52 7,1921 1,9436 0,0541 327,31 623,39 296,08 1,4224 2,3330
54 7,5475 1,9546 0,0515 332,60 625,95 293,35 1,4384 2,3351
56 7,9158 1,9658 0,0491 337,91 628,49 290,58 1,4543 2,3372
58 8,2971 1,9774 0,0468 343,27 631,02 287,75 1,4703 2,3393
60 8,6918 1,9892 0,0446 348,66 633,53 284,87 1,4863 2,3414
62 9,1001 2,0014 0,0425 354,08 636,02 281,94 1,5023 2,3435
64 9,5224 2,0138 0,0406 359,55 638,49 278,94 1,5183 2,3457
66 9,9588 2,0267 0,0387 365,05 640,94 275,89 1,5343 2,3478
68 10,4099 2,0398 0,0369 370,59 643,36 272,78 1,5503 2,3499
70 10,8757 2,0534 0,0352 376,17 645,76 269,60 1,5664 2,3520
72 11,3567 2,0674 0,0337 381,79 648,14 266,35 1,5824 2,3541
74 11,8532 2,0818 0,0321 387,46 650,48 263,02 1,5985 2,3562
76 12,3654 2,0967 0,0307 393,17 652,79 259,62 1,6146 2,3582
78 12,8937 2,1121 0,0293 398,93 655,07 256,14 1,6307 2,3602
80 13,4385 2,1280 0,0280 404,73 657,31 252,58 1,6469 2,3621
82 14,0000 2,1445 0,0267 410,59 659,51 248,93 1,6631 2,3640
84 14,5786 2,1616 0,0255 416,49 661,67 245,18 1,6793 2,3658
86 15,1747 2,1793 0,0244 422,45 663,78 241,33 1,6956 2,3675
88 15,7886 2,1978 0,0233 428,47 665,84 237,38 1,7119 2,3692
90 16,4207 2,2170 0,0223 434,54 667,85 233,31 1,7283 2,3708
92 17,0713 2,2371 0,0213 440,67 669,80 229,13 1,7447 2,3722
94 17,7409 2,2581 0,0203 446,87 671,69 224,82 1,7613 2,3736
96 18,4298 2,2801 0,0194 453,14 673,51 220,37 1,7779 2,3748
98 19,1385 2,3032 0,0185 459,48 675,26 215,77 1,7946 2,3759

100 19,8673 2,3275 0,0176 465,90 676,92 211,02 1,8114 2,3769
102 20,6167 2,3532 0,0168 472,41 678,50 206,10 1,8283 2,3776
104 21,3872 2,3804 0,0160 479,00 679,98 200,98 1,8453 2,3782
106 22,1792 2,4093 0,0153 485,68 681,35 195,67 1,8625 2,3785
108 22,9933 2,4402 0,0145 492,48 682,60 190,12 1,8798 2,3786
110 23,8299 2,4733 0,0138 499,39 683,71 184,33 1,8974 2,3785
112 24,6896 2,5089 0,0131 506,42 684,67 178,25 1,9151 2,3779
114 25,5730 2,5476 0,0125 513,61 685,45 171,85 1,9332 2,3770
116 26,4807 2,5899 0,0118 520,95 686,03 165,07 1,9515 2,3757
118 27,4134 2,6364 0,0112 528,49 686,36 157,87 1,9702 2,3738
120 28,3718 2,6883 0,0105 536,25 686,40 150,15 1,9893 2,3712
122 29,3568 2,7469 0,0099 544,28 686,09 141,81 2,0090 2,3679
124 30,3692 2,8142 0,0093 552,65 685,33 132,68 2,0294 2,3635
126 31,4102 2,8934 0,0087 561,46 683,97 122,51 2,0508 2,3577
128 32,4809 2,9900 0,0081 570,88 681,78 110,91 2,0736 2,3500
130 33,5830 3,1146 0,0074 581,23 678,32 97,09 2,0985 2,3393
132 34,7188 3,2937 0,0067 593,30 672,49 79,20 2,1274 2,3229
134 35,8924 3,6558 0,0056 610,73 659,38 48,65 2,1693 2,2888

134,66 36,2900 4,4329 0,0044 633,89 633,94 0,04 2,2258 2,2259

Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A4.2 Drucktabelle des gesättigten Iso-Butans

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0,10 –71,22 1,3773 9,8000 –115,99 1353,29 1469,28 –0,3349 9,8000
0,15 –65,59 1,3891 6,7032 –92,02 1363,66 1455,68 –0,2179 6,7032
0,10 –58,78 1,5544 3,0433 73,87 477,38 403,51 0,4823 2,3646
0,11 –57,23 1,5582 2,7851 77,02 479,33 402,32 0,4969 2,3602
0,12 –55,79 1,5617 2,5686 79,94 481,15 401,21 0,5104 2,3562
0,13 –54,44 1,5650 2,3844 82,68 482,85 400,17 0,5230 2,3526
0,14 –53,18 1,5682 2,2257 85,26 484,45 399,19 0,5347 2,3494
0,15 –51,99 1,5712 2,0875 87,69 485,96 398,27 0,5457 2,3465
0,16 –50,86 1,5740 1,9660 90,00 487,40 397,39 0,5561 2,3439
0,17 –49,79 1,5767 1,8583 92,20 488,76 396,56 0,5660 2,3414
0,18 –48,76 1,5793 1,7623 94,31 490,07 395,76 0,5754 2,3392
0,19 –47,79 1,5818 1,6759 96,32 491,32 395,00 0,5843 2,3371
0,20 –46,85 1,5843 1,5980 98,25 492,51 394,26 0,5929 2,3351
0,22 –45,09 1,5888 1,4627 101,90 494,78 392,88 0,6089 2,3316
0,24 –43,45 1,5931 1,3492 105,30 496,89 391,58 0,6238 2,3286
0,26 –41,92 1,5971 1,2525 108,49 498,86 390,37 0,6376 2,3259
0,28 –40,48 1,6010 1,1693 111,50 500,72 389,22 0,6506 2,3235
0,30 –39,13 1,6046 1,0968 114,34 502,48 388,14 0,6627 2,3213
0,32 –37,84 1,6081 1,0330 117,05 504,15 387,11 0,6743 2,3194
0,34 –36,62 1,6114 0,9765 119,63 505,75 386,12 0,6852 2,3176
0,36 –35,45 1,6146 0,9260 122,09 507,27 385,17 0,6956 2,3160
0,38 –34,33 1,6176 0,8807 124,46 508,72 384,27 0,7055 2,3145
0,40 –33,26 1,6206 0,8397 126,73 510,12 383,40 0,7149 2,3132
0,42 –32,23 1,6234 0,8025 128,91 511,47 382,56 0,7240 2,3120
0,44 –31,24 1,6262 0,7686 131,03 512,77 381,74 0,7328 2,3108
0,46 –30,29 1,6289 0,7375 133,06 514,02 380,96 0,7412 2,3098
0,48 –29,37 1,6315 0,7090 135,04 515,23 380,20 0,7493 2,3088
0,50 –28,47 1,6340 0,6826 136,95 516,41 379,46 0,7571 2,3079
0,55 –26,36 1,6401 0,6248 141,50 519,19 377,69 0,7755 2,3060
0,60 –24,39 1,6458 0,5762 145,74 521,79 376,04 0,7926 2,3044
0,65 –22,55 1,6511 0,5349 149,74 524,22 374,49 0,8086 2,3030
0,70 –20,82 1,6563 0,4993 153,51 526,52 373,01 0,8236 2,3018
0,75 –19,18 1,6612 0,4682 157,09 528,69 371,61 0,8377 2,3009
0,80 –17,63 1,6659 0,4409 160,49 530,76 370,26 0,8510 2,3001
0,85 –16,15 1,6704 0,4167 163,75 532,73 368,98 0,8637 2,2994
0,90 –14,74 1,6747 0,3951 166,87 534,61 367,74 0,8758 2,2988
0,95 –13,38 1,6789 0,3757 169,87 536,41 366,55 0,8873 2,2984
1,00 –12,08 1,6830 0,3582 172,75 538,15 365,40 0,8983 2,2980
1,10 –9,63 1,6907 0,3277 178,22 541,43 363,21 0,9191 2,2974
1,20 –7,35 1,6981 0,3021 183,35 544,49 361,14 0,9384 2,2971
1,30 –5,20 1,7050 0,2803 188,17 547,36 359,18 0,9565 2,2970
1,40 –3,18 1,7117 0,2615 192,75 550,06 357,32 0,9734 2,2970
1,50 –1,27 1,7181 0,2451 197,09 552,63 355,53 0,9894 2,2971
1,60 0,54 1,7243 0,2307 201,24 555,07 353,82 1,0045 2,2973
1,70 2,27 1,7302 0,2179 205,21 557,39 352,18 1,0189 2,2976
1,80 3,93 1,7360 0,2065 209,02 559,61 350,59 1,0327 2,2980
1,90 5,51 1,7416 0,1963 212,69 561,74 349,05 1,0458 2,2984
2,00 7,03 1,7470 0,1870 216,23 563,79 347,57 1,0584 2,2989

Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A4.2 Drucktabelle des gesättigten Iso-Butans (Fortsetzung)

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
2,0 7,03 1,7470 0,1870 216,23 563,79 347,57 1,0584 2,2989
2,2 9,91 1,7574 0,1709 222,95 567,66 344,71 1,0821 2,2999
2,4 12,60 1,7673 0,1574 229,26 571,27 342,01 1,1042 2,3011
2,6 15,12 1,7768 0,1459 235,23 574,66 339,43 1,1249 2,3023
2,8 17,50 1,7860 0,1359 240,89 577,86 336,96 1,1443 2,3036
3,0 19,76 1,7948 0,1273 246,29 580,88 334,59 1,1627 2,3050
3,2 21,90 1,8034 0,1196 251,46 583,75 332,29 1,1801 2,3064
3,4 23,94 1,8117 0,1129 256,41 586,49 330,08 1,1968 2,3078
3,6 25,90 1,8198 0,1068 261,18 589,10 327,93 1,2126 2,3092
3,8 27,78 1,8277 0,1014 265,77 591,61 325,84 1,2278 2,3106
4,0 29,58 1,8354 0,0965 270,21 594,01 323,80 1,2424 2,3120
4,2 31,32 1,8429 0,0921 274,51 596,33 321,82 1,2564 2,3134
4,4 33,00 1,8503 0,0880 278,68 598,55 319,88 1,2700 2,3148
4,6 34,62 1,8576 0,0843 282,72 600,70 317,98 1,2830 2,3162
4,8 36,19 1,8648 0,0808 286,66 602,78 316,12 1,2957 2,3176
5,0 37,71 1,8718 0,0777 290,49 604,79 314,30 1,3079 2,3189
5,5 41,33 1,8890 0,0707 299,66 609,55 309,88 1,3369 2,3223
6,0 44,71 1,9056 0,0649 308,32 613,96 305,64 1,3640 2,3256
6,5 47,89 1,9218 0,0599 316,55 618,09 301,55 1,3895 2,3288
7,0 50,89 1,9376 0,0556 324,39 621,97 297,58 1,4135 2,3318
7,5 53,74 1,9531 0,0519 331,90 625,61 293,72 1,4363 2,3348
8,0 56,45 1,9684 0,0486 339,11 629,06 289,95 1,4579 2,3376
8,5 59,04 1,9835 0,0456 346,06 632,32 286,26 1,4786 2,3404
9,0 61,52 1,9984 0,0430 352,77 635,42 282,65 1,4984 2,3430
9,5 63,90 2,0132 0,0407 359,26 638,36 279,10 1,5175 2,3456

10,0 66,19 2,0279 0,0385 365,56 641,16 275,61 1,5358 2,3480
11,0 70,52 2,0570 0,0348 377,64 646,39 268,75 1,5706 2,3526
12,0 74,58 2,0861 0,0317 389,11 651,15 262,04 1,6032 2,3567
13,0 78,40 2,1152 0,0290 400,07 655,52 255,45 1,6339 2,3605
14,0 82,00 2,1445 0,0267 410,59 659,51 248,93 1,6631 2,3640
15,0 85,42 2,1741 0,0247 420,72 663,17 242,46 1,6909 2,3670
16,0 88,68 2,2042 0,0229 430,51 666,53 236,02 1,7174 2,3697
17,0 91,78 2,2349 0,0214 440,01 669,59 229,59 1,7430 2,3721
18,0 94,76 2,2663 0,0199 449,25 672,39 223,15 1,7676 2,3741
19,0 97,61 2,2986 0,0187 458,25 674,93 216,67 1,7913 2,3757
20,0 100,36 2,3320 0,0175 467,06 677,21 210,15 1,8144 2,3770
22,0 105,55 2,4027 0,0154 484,18 681,06 196,88 1,8586 2,3785
24,0 110,40 2,4802 0,0137 500,78 683,92 183,14 1,9009 2,3784
26,0 114,95 2,5671 0,0122 517,07 685,75 168,69 1,9418 2,3764
28,0 119,23 2,6676 0,0108 533,24 686,43 153,19 1,9819 2,3723
30,0 123,28 2,7887 0,0095 549,58 685,66 136,08 2,0220 2,3652
32,0 127,11 2,9443 0,0084 566,59 682,88 116,29 2,0632 2,3538
34,0 130,74 3,1721 0,0072 585,43 676,54 91,11 2,1085 2,3341
36,0 134,18 3,7237 0,0055 613,29 656,88 43,59 2,1755 2,2825
36,29 134,66 4,4329 0,0044 633,89 633,94 0,04 2,2258 2,2259

Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A5 Eigenschaften des Propans (C3H8) im Sättigungszustand
A5.1 Temperaturtabelle des gesättigten Propans

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

–80 0,1305 1,6059 2,7686 17,51 480,15 462,64 0,2167 2,7686
–78 0,1488 1,6114 2,4515 21,73 482,54 460,82 0,2385 2,4515
–76 0,1691 1,6169 2,1769 25,96 484,94 458,98 0,2600 2,1769
–74 0,1916 1,6226 1,9385 30,21 487,35 457,14 0,2815 1,9385
–72 0,2166 1,6282 1,7309 34,47 489,76 455,28 0,3027 1,7309
–70 0,2441 1,6340 1,5494 38,75 492,17 453,42 0,3239 1,5494
–68 0,2743 1,6398 1,3905 43,04 494,59 451,55 0,3448 1,3905
–66 0,3075 1,6456 1,2509 47,34 497,00 449,66 0,3657 1,2509
–64 0,3439 1,6516 1,1279 51,66 499,42 447,76 0,3864 1,1279
–62 0,3836 1,6576 1,0193 56,00 501,84 445,85 0,4070 1,0193
–60 0,4269 1,6637 0,9231 60,35 504,27 443,92 0,4275 0,9231
–58 0,4741 1,6698 0,8378 64,71 506,69 441,98 0,4478 0,8378
–56 0,5253 1,6760 0,7618 69,09 509,12 440,02 0,4681 0,7618
–54 0,5808 1,6823 0,6941 73,49 511,54 438,05 0,4882 0,6941
–52 0,6408 1,6887 0,6337 77,91 513,96 436,05 0,5082 0,6337
–50 0,7057 1,6951 0,5795 82,34 516,39 434,04 0,5281 0,5795
–48 0,7756 1,7017 0,5309 86,79 518,81 432,01 0,5479 0,5309
–46 0,8508 1,7083 0,4872 91,26 521,22 429,96 0,5676 0,4872
–44 0,9316 1,7150 0,4478 95,75 523,64 427,89 0,5872 0,4478
–42 1,0183 1,7218 0,4123 100,25 526,05 425,80 0,6067 0,4123
–40 1,1112 1,7287 0,3802 104,78 528,46 423,69 0,6261 0,3802
–38 1,2105 1,7357 0,3511 109,32 530,87 421,55 0,6455 0,3511
–36 1,3166 1,7427 0,3247 113,89 533,27 419,38 0,6647 0,3247
–34 1,4297 1,7499 0,3006 118,47 535,67 417,20 0,6839 0,3006
–32 1,5502 1,7572 0,2788 123,08 538,06 414,98 0,7030 0,2788
–30 1,6783 1,7646 0,2588 127,71 540,44 412,74 0,7220 0,2588
–28 1,8144 1,7721 0,2406 132,35 542,82 410,47 0,7410 0,2406
–26 1,9588 1,7798 0,2240 137,03 545,19 408,17 0,7598 0,2240
–24 2,1119 1,7875 0,2087 141,72 547,56 405,84 0,7786 0,2087
–22 2,2739 1,7954 0,1947 146,44 549,91 403,48 0,7974 0,1947
–20 2,4452 1,8034 0,1818 151,18 552,26 401,08 0,8161 0,1818
–18 2,6261 1,8115 0,1700 155,94 554,60 398,65 0,8347 0,1700
–16 2,8170 1,8198 0,1591 160,73 556,93 396,19 0,8532 0,1591
–14 3,0181 1,8282 0,1490 165,55 559,24 393,69 0,8717 0,1490
–12 3,2300 1,8368 0,1397 170,39 561,55 391,16 0,8902 0,1397
–10 3,4528 1,8455 0,1311 175,25 563,84 388,59 0,9086 0,1311

–8 3,6870 1,8544 0,1232 180,15 566,12 385,98 0,9270 0,1232
–6 3,9330 1,8634 0,1158 185,07 568,39 383,32 0,9453 0,1158
–4 4,1910 1,8726 0,1089 190,02 570,65 380,63 0,9636 0,1089
–2 4,4614 1,8820 0,1026 194,99 572,88 377,89 0,9818 0,1026

0 4,7446 1,8916 0,0967 200,00 575,11 375,11 1,0000 0,0967
2 5,0411 1,9014 0,0912 205,04 577,32 372,28 1,0182 0,0912
4 5,3511 1,9113 0,0860 210,10 579,51 369,40 1,0363 0,0860
6 5,6750 1,9215 0,0812 215,20 581,68 366,48 1,0544 0,0812
8 6,0132 1,9319 0,0768 220,33 583,83 363,50 1,0725 0,0768

10 6,3661 1,9426 0,0726 225,49 585,97 360,48 1,0905 0,0726

Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]

A5.1 Temperaturtabelle des gesättigten Propans (Fortsetzung)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
10 6,3661 1,9426 0,0726 225,49 585,97 360,48 1,0905 0,0726
12 6,7341 1,9535 0,0687 230,69 588,08 357,39 1,1086 0,0687
14 7,1175 1,9646 0,0650 235,92 590,17 354,25 1,1266 0,0650
16 7,5168 1,9760 0,0616 241,18 592,24 351,06 1,1446 0,0616
18 7,9324 1,9876 0,0584 246,49 594,29 347,80 1,1626 0,0584
20 8,3646 1,9996 0,0553 251,82 596,31 344,48 1,1805 0,0553
22 8,8139 2,0119 0,0525 257,20 598,30 341,10 1,1985 0,0525
24 9,2807 2,0244 0,0498 262,62 600,26 337,65 1,2165 0,0498
26 9,7653 2,0374 0,0473 268,07 602,20 334,12 1,2345 0,0473
28 10,2683 2,0506 0,0449 273,57 604,10 330,53 1,2524 0,0449
30 10,7899 2,0643 0,0427 279,11 605,97 326,86 1,2704 0,0427
32 11,3307 2,0784 0,0405 284,69 607,80 323,11 1,2884 0,0405
34 11,8911 2,0928 0,0385 290,32 609,59 319,27 1,3064 0,0385
36 12,4715 2,1078 0,0366 296,00 611,34 315,35 1,3244 0,0366
38 13,0724 2,1232 0,0349 301,72 613,05 311,33 1,3425 0,0349
40 13,6942 2,1391 0,0332 307,50 614,71 307,21 1,3606 0,0332
42 14,3374 2,1555 0,0316 313,33 616,32 303,00 1,3787 0,0316
44 15,0025 2,1726 0,0300 319,21 617,88 298,67 1,3968 0,0300
46 15,6899 2,1902 0,0286 325,15 619,38 294,23 1,4150 0,0286
48 16,4001 2,2086 0,0272 331,15 620,82 289,66 1,4333 0,0272
50 17,1336 2,2276 0,0259 337,22 622,19 284,97 1,4516 0,0259
52 17,8910 2,2475 0,0246 343,35 623,49 280,14 1,4700 0,0246
54 18,6727 2,2682 0,0235 349,54 624,71 275,17 1,4885 0,0235
56 19,4793 2,2898 0,0223 355,82 625,85 270,04 1,5070 0,0223
58 20,3114 2,3124 0,0212 362,17 626,91 264,74 1,5257 0,0212
60 21,1696 2,3362 0,0202 368,60 627,86 259,26 1,5444 0,0202
62 22,0543 2,3612 0,0192 375,12 628,71 253,59 1,5633 0,0192
64 22,9663 2,3877 0,0183 381,74 629,45 247,71 1,5824 0,0183
66 23,9062 2,4156 0,0174 388,46 630,06 241,60 1,6016 0,0174
68 24,8747 2,4453 0,0165 395,30 630,53 235,24 1,6210 0,0165
70 25,8725 2,4770 0,0156 402,25 630,85 228,60 1,6406 0,0156
72 26,9002 2,5109 0,0148 409,34 631,00 221,65 1,6605 0,0148
74 27,9588 2,5475 0,0141 416,59 630,95 214,36 1,6806 0,0141
76 29,0491 2,5871 0,0133 424,00 630,67 206,67 1,7011 0,0133

78 30,1719 2,6304 0,0126 431,61 630,13 198,52 1,7220 0,0126
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A5.2 Drucktabelle des gesättigten Propans

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0,10 –83,92 1,5952 3,5448 9,27 475,47 466,20 0,1737 3,5448
0,11 –82,54 1,5990 3,2445 12,17 477,12 464,95 0,1889 3,2445
0,12 –81,25 1,6024 2,9927 14,86 478,65 463,78 0,2030 2,9927
0,13 –80,06 1,6057 2,7784 17,38 480,08 462,69 0,2161 2,7784
0,14 –78,93 1,6088 2,5937 19,76 481,43 461,67 0,2283 2,5937
0,15 –77,87 1,6117 2,4329 22,00 482,70 460,70 0,2398 2,4329
0,16 –76,87 1,6145 2,2916 24,12 483,90 459,78 0,2507 2,2916
0,17 –75,92 1,6172 2,1663 26,14 485,04 458,90 0,2609 2,1663
0,18 –75,01 1,6197 2,0545 28,07 486,14 458,07 0,2707 2,0545
0,19 –74,14 1,6222 1,9540 29,92 487,18 457,27 0,2800 1,9540
0,20 –73,31 1,6245 1,8633 31,69 488,18 456,50 0,2888 1,8633
0,22 –71,74 1,6290 1,7058 35,03 490,07 455,04 0,3055 1,7058
0,24 –70,28 1,6332 1,5737 38,14 491,83 453,69 0,3209 1,5737
0,26 –68,92 1,6371 1,4612 41,06 493,47 452,41 0,3352 1,4612
0,28 –67,64 1,6408 1,3643 43,81 495,02 451,21 0,3486 1,3643
0,30 –66,44 1,6444 1,2798 46,40 496,48 450,07 0,3612 1,2798
0,32 –65,29 1,6477 1,2056 48,87 497,86 448,99 0,3730 1,2056
0,34 –64,20 1,6510 1,1398 51,22 499,18 447,96 0,3843 1,1398
0,36 –63,17 1,6541 1,0810 53,47 500,43 446,97 0,3950 1,0810
0,38 –62,17 1,6571 1,0282 55,62 501,63 446,02 0,4052 1,0282
0,40 –61,22 1,6599 0,9805 57,69 502,79 445,10 0,4150 0,9805
0,42 –60,31 1,6627 0,9372 59,67 503,89 444,22 0,4243 0,9372
0,44 –59,43 1,6654 0,8977 61,59 504,96 443,37 0,4333 0,8977
0,46 –58,58 1,6680 0,8615 63,44 505,99 442,54 0,4419 0,8615
0,48 –57,76 1,6705 0,8282 65,24 506,98 441,75 0,4503 0,8282
0,50 –56,97 1,6730 0,7975 66,97 507,94 440,97 0,4583 0,7975
0,55 –55,09 1,6789 0,7301 71,09 510,22 439,12 0,4772 0,7301
0,60 –53,34 1,6844 0,6735 74,94 512,34 437,39 0,4948 0,6735
0,65 –51,71 1,6896 0,6254 78,56 514,32 435,76 0,5111 0,6254
0,70 –50,17 1,6946 0,5839 81,97 516,18 434,21 0,5264 0,5839
0,75 –48,71 1,6993 0,5477 85,20 517,94 432,74 0,5408 0,5477
0,80 –47,33 1,7039 0,5159 88,28 519,61 431,33 0,5545 0,5159
0,85 –46,02 1,7082 0,4876 91,21 521,20 429,99 0,5674 0,4876
0,90 –44,77 1,7124 0,4624 94,03 522,72 428,69 0,5797 0,4624
0,95 –43,56 1,7165 0,4398 96,73 524,17 427,44 0,5915 0,4398
1,00 –42,41 1,7204 0,4193 99,33 525,56 426,23 0,6027 0,4193
1,10 –40,23 1,7279 0,3838 104,25 528,18 423,93 0,6239 0,3838
1,20 –38,21 1,7349 0,3539 108,86 530,62 421,77 0,6435 0,3539
1,30 –36,30 1,7417 0,3285 113,19 532,91 419,71 0,6618 0,3285
1,40 –34,51 1,7481 0,3066 117,30 535,05 417,76 0,6790 0,3066
1,50 –32,82 1,7542 0,2875 121,19 537,08 415,89 0,6952 0,2875
1,60 –31,21 1,7601 0,2707 124,91 539,01 414,10 0,7105 0,2707
1,70 –29,67 1,7658 0,2557 128,46 540,83 412,37 0,7251 0,2557
1,80 –28,21 1,7713 0,2424 131,87 542,58 410,70 0,7390 0,2424
1,90 –26,80 1,7767 0,2304 135,15 544,25 409,09 0,7523 0,2304
2,00 –25,45 1,7819 0,2196 138,31 545,84 407,53 0,7650 0,2196

Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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Quelle: [2.17], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]

A5.2 Drucktabelle des gesättigten Propans (Fortsetzung)

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
2,0 –25,45 1,7819 0,2196 138,31 545,84 407,53 0,7650 0,2196
2,2 –22,90 1,7918 0,2008 144,32 548,86 404,54 0,7890 0,2008
2,4 –20,52 1,8013 0,1850 149,95 551,65 401,70 0,8112 0,1850
2,6 –18,28 1,8104 0,1716 155,27 554,27 399,00 0,8321 0,1716
2,8 –16,17 1,8191 0,1600 160,32 556,72 396,41 0,8516 0,1600
3,0 –14,18 1,8275 0,1499 165,12 559,04 393,92 0,8701 0,1499
3,2 –12,28 1,8356 0,1410 169,72 561,23 391,51 0,8877 0,1410
3,4 –10,47 1,8434 0,1331 174,12 563,31 389,19 0,9043 0,1331
3,6 –8,73 1,8511 0,1260 178,35 565,29 386,94 0,9203 0,1260
3,8 –7,07 1,8586 0,1197 182,43 567,18 384,75 0,9355 0,1197
4,0 –5,47 1,8658 0,1139 186,37 568,99 382,61 0,9501 0,1139
4,2 –3,93 1,8729 0,1087 190,19 570,72 380,54 0,9642 0,1087
4,4 –2,45 1,8799 0,1040 193,88 572,39 378,51 0,9777 0,1040
4,6 –1,01 1,8867 0,0996 197,47 573,99 376,52 0,9908 0,0996
4,8 0,38 1,8934 0,0956 200,96 575,53 374,57 1,0035 0,0956
5,0 1,73 1,9000 0,0919 204,35 577,02 372,67 1,0157 0,0919
5,5 4,93 1,9161 0,0838 212,47 580,52 368,05 1,0447 0,0838
6,0 7,92 1,9315 0,0769 220,13 583,75 363,62 1,0718 0,0769
6,5 10,74 1,9466 0,0711 227,40 586,75 359,35 1,0972 0,0711
7,0 13,40 1,9612 0,0661 234,33 589,54 355,21 1,1211 0,0661
7,5 15,92 1,9755 0,0617 240,97 592,16 351,19 1,1438 0,0617
8,0 18,32 1,9895 0,0579 247,33 594,61 347,28 1,1654 0,0579
8,5 20,61 2,0033 0,0544 253,46 596,92 343,46 1,1860 0,0544
9,0 22,81 2,0169 0,0514 259,38 599,09 339,71 1,2058 0,0514
9,5 24,91 2,0303 0,0486 265,10 601,15 336,04 1,2247 0,0486

10,0 26,94 2,0436 0,0461 270,66 603,10 332,44 1,2429 0,0461
11,0 30,79 2,0698 0,0418 281,30 606,69 325,39 1,2775 0,0418
12,0 34,38 2,0956 0,0382 291,40 609,93 318,53 1,3098 0,0382
13,0 37,76 2,1213 0,0351 301,04 612,85 311,81 1,3403 0,0351
14,0 40,96 2,1469 0,0324 310,29 615,49 305,20 1,3692 0,0324
15,0 43,99 2,1725 0,0300 319,19 617,88 298,69 1,3968 0,0300
16,0 46,88 2,1982 0,0280 327,79 620,02 292,23 1,4231 0,0280
17,0 49,64 2,2241 0,0261 336,12 621,95 285,83 1,4483 0,0261
18,0 52,28 2,2503 0,0245 344,22 623,67 279,45 1,4726 0,0245
19,0 54,82 2,2769 0,0230 352,10 625,19 273,09 1,4960 0,0230
20,0 57,26 2,3039 0,0216 359,80 626,53 266,72 1,5187 0,0216
22,0 61,88 2,3597 0,0193 374,73 628,66 253,94 1,5622 0,0193
24,0 66,20 2,4184 0,0173 389,13 630,11 240,99 1,6035 0,0173
26,0 70,25 2,4811 0,0155 403,14 630,88 227,74 1,6431 0,0155
28,0 74,08 2,5489 0,0140 416,87 630,94 214,07 1,6814 0,0140
30,0 77,70 2,6236 0,0127 430,45 630,23 199,79 1,7188 0,0127
32,0 81,14 2,7075 0,0114 444,01 628,66 184,65 1,7558 0,0114
34,0 84,41 2,8044 0,0103 457,73 626,04 168,31 1,7928 0,0103
36,0 87,53 2,9207 0,0093 471,87 622,05 150,18 1,8305 0,0093
38,0 90,50 3,0692 0,0082 486,92 616,07 129,15 1,8704 0,0082
40,0 93,34 3,2831 0,0072 504,02 606,52 102,50 1,9155 0,0072
42,0 96,05 3,7482 0,0057 529,24 585,21 55,97 1,9822 0,0057
42,4766 96,675 4,4975 0,0045 554,58 554,58 0,00 2,0502 0,0045
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A6 Eigenschaften von R134a (CH2F-CF3) im Sättigungszustad
A6.1 Temperaturtabelle des gesättigten R134a

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''

–70 0,0800 0,6658 2,0552 111,20 355,02 243,82 0,6262 1,8262
–68 0,0923 0,6683 1,7957 113,62 356,27 242,65 0,6381 1,8207
–66 0,1063 0,6707 1,5739 116,05 357,53 241,48 0,6498 1,8155
–64 0,1220 0,6732 1,3837 118,48 358,79 240,30 0,6615 1,8104
–62 0,1395 0,6757 1,2200 120,92 360,05 239,13 0,6731 1,8056
–60 0,1591 0,6783 1,0788 123,36 361,31 237,95 0,6846 1,8009
–58 0,1809 0,6808 0,9565 125,81 362,58 236,76 0,6961 1,7965
–56 0,2051 0,6834 0,8504 128,27 363,84 235,57 0,7074 1,7923
–54 0,2320 0,6861 0,7579 130,73 365,11 234,38 0,7187 1,7882
–52 0,2616 0,6887 0,6772 133,20 366,38 233,18 0,7299 1,7843
–50 0,2943 0,6914 0,6065 135,67 367,65 231,98 0,7410 1,7806
–48 0,3303 0,6941 0,5445 138,15 368,92 230,77 0,7521 1,7771
–46 0,3698 0,6969 0,4899 140,64 370,19 229,55 0,7631 1,7737
–44 0,4130 0,6997 0,4417 143,14 371,47 228,33 0,7740 1,7705
–42 0,4602 0,7025 0,3991 145,64 372,74 227,10 0,7848 1,7674
–40 0,5117 0,7054 0,3614 148,14 374,00 225,86 0,7956 1,7644
–38 0,5677 0,7083 0,3278 150,66 375,27 224,61 0,8063 1,7616
–36 0,6286 0,7112 0,2979 153,18 376,54 223,36 0,8170 1,7589
–34 0,6946 0,7142 0,2713 155,71 377,80 222,09 0,8276 1,7563
–32 0,7660 0,7172 0,2475 158,25 379,06 220,82 0,8381 1,7539
–30 0,8432 0,7203 0,2261 160,79 380,32 219,53 0,8486 1,7515
–28 0,9264 0,7234 0,2069 163,34 381,58 218,23 0,8591 1,7493
–26 1,0160 0,7265 0,1897 165,90 382,83 216,92 0,8694 1,7472
–24 1,1124 0,7297 0,1742 168,47 384,07 215,60 0,8798 1,7451
–22 1,2158 0,7329 0,1602 171,05 385,32 214,27 0,8900 1,7432
–20 1,3267 0,7362 0,1475 173,64 386,56 212,92 0,9002 1,7414
–18 1,4454 0,7396 0,1360 176,23 387,79 211,56 0,9104 1,7396
–16 1,5722 0,7430 0,1256 178,83 389,02 210,19 0,9205 1,7379
–14 1,7076 0,7464 0,1161 181,44 390,24 208,80 0,9306 1,7363
–12 1,8519 0,7499 0,1075 184,07 391,46 207,39 0,9407 1,7348
–10 2,0055 0,7535 0,0996 186,70 392,67 205,97 0,9506 1,7334

–8 2,1689 0,7571 0,0924 189,34 393,87 204,53 0,9606 1,7320
–6 2,3423 0,7608 0,0859 191,99 395,07 203,08 0,9705 1,7307
–4 2,5264 0,7646 0,0799 194,65 396,25 201,61 0,9804 1,7294
–2 2,7214 0,7684 0,0744 197,32 397,43 200,11 0,9902 1,7282

0 2,9278 0,7723 0,0693 200,00 398,60 198,60 1,0000 1,7271
2 3,1460 0,7763 0,0647 202,69 399,77 197,07 1,0098 1,7260
4 3,3766 0,7804 0,0604 205,40 400,92 195,52 1,0195 1,7250
6 3,6198 0,7845 0,0564 208,11 402,06 193,95 1,0292 1,7240
8 3,8762 0,7887 0,0528 210,84 403,20 192,36 1,0388 1,7230

10 4,1462 0,7930 0,0494 213,58 404,32 190,74 1,0485 1,7221
12 4,4304 0,7975 0,0463 216,33 405,43 189,10 1,0581 1,7212
14 4,7291 0,8020 0,0434 219,09 406,53 187,43 1,0677 1,7204
16 5,0429 0,8066 0,0408 221,87 407,61 185,74 1,0772 1,7196
18 5,3722 0,8113 0,0383 224,66 408,69 184,02 1,0867 1,7188
20 5,7176 0,8161 0,0360 227,47 409,75 182,28 1,0962 1,7180

Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A6.1 Temperaturtabelle des gesättigten R134a (Fortsetzung)

Temp. Druck spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
°C bar    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)
ϑ ps v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
20 5,7176 0,8161 0,0360 227,47 409,75 182,28 1,0962 1,7180
22 6,0795 0,8210 0,0339 230,29 410,79 180,50 1,1057 1,7173
24 6,4584 0,8261 0,0319 233,12 411,82 178,70 1,1152 1,7166
26 6,8549 0,8313 0,0300 235,97 412,84 176,86 1,1246 1,7159
28 7,2694 0,8367 0,0283 238,84 413,84 175,00 1,1341 1,7152
30 7,7026 0,8421 0,0266 241,72 414,82 173,09 1,1435 1,7145
32 8,1549 0,8478 0,0251 244,62 415,78 171,16 1,1529 1,7138
34 8,6268 0,8536 0,0237 247,54 416,72 169,18 1,1623 1,7131
36 9,1190 0,8595 0,0224 250,48 417,65 167,17 1,1717 1,7124
38 9,6320 0,8657 0,0211 253,43 418,55 165,11 1,1811 1,7117
40 10,1664 0,8720 0,0200 256,41 419,43 163,02 1,1905 1,7110
42 10,7226 0,8786 0,0189 259,41 420,28 160,88 1,1999 1,7103
44 11,3014 0,8854 0,0178 262,43 421,11 158,69 1,2092 1,7096
46 11,9034 0,8924 0,0169 265,47 421,92 156,45 1,2186 1,7088
48 12,5290 0,8997 0,0160 268,53 422,69 154,16 1,2280 1,7081
50 13,1790 0,9072 0,0151 271,62 423,44 151,81 1,2375 1,7072
52 13,8540 0,9150 0,0143 274,74 424,15 149,41 1,2469 1,7064
54 14,5547 0,9232 0,0135 277,89 424,83 146,94 1,2563 1,7055
56 15,2817 0,9317 0,0128 281,06 425,47 144,41 1,2658 1,7045
58 16,0357 0,9405 0,0121 284,27 426,07 141,81 1,2753 1,7035
60 16,8174 0,9498 0,0114 287,50 426,63 139,13 1,2848 1,7024
62 17,6275 0,9595 0,0108 290,78 427,14 136,37 1,2944 1,7013
64 18,4668 0,9697 0,0102 294,09 427,61 133,52 1,3040 1,7000
66 19,3360 0,9804 0,0097 297,44 428,02 130,57 1,3137 1,6987
68 20,2361 0,9918 0,0092 300,84 428,37 127,53 1,3234 1,6972
70 21,1677 1,0038 0,0087 304,28 428,65 124,37 1,3332 1,6956
72 22,1318 1,0165 0,0082 307,78 428,86 121,09 1,3430 1,6939
74 23,1292 1,0301 0,0077 311,33 429,00 117,67 1,3530 1,6920
76 24,1611 1,0447 0,0073 314,94 429,04 114,10 1,3631 1,6899
78 25,2283 1,0603 0,0069 318,63 428,99 110,36 1,3733 1,6876
80 26,3319 1,0773 0,0064 322,39 428,81 106,42 1,3836 1,6850
82 27,4733 1,0958 0,0061 326,24 428,51 102,27 1,3942 1,6821
84 28,6535 1,1162 0,0057 330,20 428,05 97,85 1,4049 1,6789
86 29,8740 1,1388 0,0053 334,28 427,41 93,13 1,4159 1,6752
88 31,1364 1,1643 0,0050 338,51 426,55 88,04 1,4273 1,6710
90 32,4424 1,1936 0,0046 342,93 425,41 82,48 1,4390 1,6662
92 33,7942 1,2278 0,0043 347,59 423,91 76,33 1,4514 1,6604
94 35,1940 1,2694 0,0039 352,58 421,92 69,34 1,4645 1,6534
96 36,6453 1,3226 0,0036 358,07 419,18 61,11 1,4789 1,6445
98 38,1523 1,3976 0,0032 364,47 415,13 50,66 1,4957 1,6322

100 39,7228 1,5360 0,0027 373,31 407,72 34,41 1,5188 1,6110
101,03 40,5659 1,9326 1,9326 388,95 388,95 0,00 1,5603 1,5603

Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A6.2 Drucktabelle des gesättigten R134a

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
0,10 –71,22 1,3773 9,8000 –115,99 1353,29 1469,28 –0,3349 9,8000
0,15 –65,59 1,3891 6,7032 –92,02 1363,66 1455,68 –0,2179 6,7032
0,08 –69,99 0,6658 2,0542 111,21 355,02 243,82 0,6262 1,8262
0,09 –68,36 0,6678 1,8395 113,18 356,05 242,86 0,6359 1,8217
0,10 –66,87 0,6697 1,6665 114,99 356,98 241,99 0,6447 1,8177
0,11 –65,51 0,6713 1,5242 116,65 357,84 241,19 0,6527 1,8142
0,12 –64,24 0,6729 1,4049 118,19 358,64 240,44 0,6601 1,8110
0,13 –63,06 0,6744 1,3034 119,63 359,38 239,75 0,6670 1,8081
0,14 –61,95 0,6758 1,2160 120,98 360,08 239,10 0,6734 1,8054
0,15 –60,90 0,6771 1,1399 122,26 360,74 238,48 0,6794 1,8030
0,16 –59,91 0,6784 1,0731 123,47 361,37 237,89 0,6851 1,8007
0,17 –58,97 0,6796 1,0139 124,62 361,96 237,34 0,6905 1,7986
0,18 –58,08 0,6807 0,9611 125,72 362,53 236,81 0,6956 1,7967
0,19 –57,23 0,6818 0,9136 126,76 363,07 236,30 0,7005 1,7948
0,20 –56,41 0,6829 0,8708 127,77 363,58 235,82 0,7051 1,7931
0,21 –55,62 0,6839 0,8319 128,73 364,08 235,35 0,7095 1,7915
0,23 –54,14 0,6859 0,7640 130,56 365,02 234,47 0,7179 1,7885
0,25 –52,76 0,6877 0,7067 132,26 365,90 233,64 0,7256 1,7858
0,27 –51,47 0,6894 0,6576 133,85 366,72 232,86 0,7328 1,7833
0,29 –50,26 0,6911 0,6150 135,36 367,49 232,13 0,7396 1,7811
0,31 –49,11 0,6926 0,5778 136,78 368,22 231,44 0,7460 1,7790
0,33 –48,02 0,6941 0,5450 138,13 368,91 230,78 0,7520 1,7771
0,35 –46,98 0,6955 0,5158 139,42 369,57 230,15 0,7577 1,7753
0,37 –45,99 0,6969 0,4896 140,66 370,20 229,55 0,7631 1,7737
0,39 –45,04 0,6982 0,4661 141,84 370,80 228,97 0,7683 1,7721
0,41 –44,13 0,6995 0,4447 142,97 371,38 228,41 0,7733 1,7707
0,43 –43,26 0,7007 0,4253 144,06 371,94 227,88 0,7780 1,7693
0,45 –42,42 0,7019 0,4076 145,11 372,47 227,36 0,7826 1,7680
0,47 –41,61 0,7031 0,3913 146,13 372,99 226,86 0,7870 1,7668
0,49 –40,82 0,7042 0,3763 147,11 373,48 226,37 0,7912 1,7656
0,51 –40,06 0,7053 0,3625 148,06 373,96 225,90 0,7953 1,7645
0,56 –38,27 0,7079 0,3321 150,32 375,10 224,78 0,8049 1,7620
0,61 –36,59 0,7103 0,3065 152,43 376,16 223,73 0,8138 1,7597
0,66 –35,03 0,7126 0,2846 154,41 377,15 222,74 0,8222 1,7576
0,71 –33,56 0,7148 0,2658 156,27 378,08 221,81 0,8299 1,7558
0,76 –32,16 0,7169 0,2493 158,04 378,96 220,92 0,8373 1,7541
0,81 –30,84 0,7190 0,2348 159,72 379,79 220,07 0,8442 1,7525
0,86 –29,58 0,7209 0,2219 161,32 380,58 219,26 0,8508 1,7511
0,91 –28,38 0,7228 0,2105 162,86 381,34 218,48 0,8571 1,7497
0,96 –27,23 0,7246 0,2001 164,32 382,06 217,73 0,8630 1,7485
1,01 –26,13 0,7263 0,1908 165,74 382,75 217,01 0,8688 1,7473
1,20 –22,30 0,7325 0,1621 170,67 385,13 214,47 0,8885 1,7435
1,30 –20,47 0,7355 0,1503 173,03 386,27 213,24 0,8979 1,7418
1,40 –18,75 0,7383 0,1402 175,26 387,33 212,07 0,9066 1,7403
1,50 –17,12 0,7411 0,1313 177,37 388,33 210,96 0,9149 1,7389
1,60 –15,58 0,7437 0,1235 179,38 389,28 209,89 0,9227 1,7376
1,70 –14,11 0,7462 0,1166 181,30 390,17 208,87 0,9301 1,7364
1,80 –12,70 0,7487 0,1104 183,14 391,03 207,89 0,9371 1,7354
1,90 –11,36 0,7511 0,1049 184,91 391,84 206,94 0,9439 1,7344
2,00 –10,07 0,7534 0,0999 186,60 392,62 206,02 0,9503 1,7334

Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A6.2 Drucktabelle des gesättigten R134a (Fortsetzung)

Druck Temperatur spez. Volumen spez. Enthalpie    spez. Verd.-Enth. spez. Entropie
bar °C    10-3 . m3/kg m3/kg kJ/kg kJ/kg kJ/(kg K)

p ϑ s v' v'' h' h'' ∆hv s' s''
2,00 –10,07 0,7534 0,0999 186,60 392,62 206,02 0,9503 1,7334
2,10 –8,83 0,7556 0,0953 188,24 393,37 205,13 0,9565 1,7326
2,30 –6,48 0,7599 0,0874 191,35 394,78 203,43 0,9681 1,7310
2,50 –4,28 0,7641 0,0807 194,27 396,09 201,81 0,9790 1,7296
2,70 –2,21 0,7680 0,0749 197,03 397,31 200,27 0,9892 1,7284
2,90 –0,26 0,7718 0,0700 199,65 398,45 198,80 0,9987 1,7272
3,10 1,59 0,7755 0,0656 202,14 399,53 197,39 1,0077 1,7262
3,30 3,35 0,7790 0,0617 204,51 400,54 196,03 1,0163 1,7253
3,50 5,03 0,7825 0,0583 206,79 401,51 194,72 1,0245 1,7244
3,70 6,64 0,7858 0,0553 208,98 402,42 193,45 1,0323 1,7237
3,90 8,18 0,7891 0,0525 211,08 403,30 192,21 1,0397 1,7229
4,10 9,66 0,7923 0,0500 213,12 404,13 191,01 1,0469 1,7223
4,30 11,09 0,7954 0,0477 215,08 404,93 189,85 1,0537 1,7216
4,50 12,48 0,7985 0,0456 216,98 405,69 188,71 1,0604 1,7210
4,70 13,81 0,8015 0,0437 218,83 406,42 187,59 1,0667 1,7205
4,90 15,10 0,8045 0,0420 220,62 407,13 186,51 1,0729 1,7199
5,10 16,35 0,8074 0,0403 222,36 407,80 185,44 1,0789 1,7194
5,60 19,33 0,8145 0,0367 226,53 409,39 182,87 1,0931 1,7183
6,10 22,11 0,8213 0,0337 230,44 410,85 180,41 1,1063 1,7173
6,60 24,72 0,8280 0,0312 234,15 412,19 178,04 1,1186 1,7163
7,10 27,19 0,8345 0,0289 237,68 413,44 175,75 1,1303 1,7154
7,60 29,53 0,8408 0,0270 241,05 414,59 173,54 1,1413 1,7146
8,10 31,76 0,8471 0,0253 244,28 415,67 171,39 1,1518 1,7139
8,60 33,89 0,8532 0,0238 247,38 416,67 169,29 1,1618 1,7132
9,10 35,92 0,8593 0,0224 250,37 417,61 167,25 1,1713 1,7125
9,60 37,88 0,8653 0,0212 253,25 418,49 165,24 1,1805 1,7118

10,10 39,76 0,8713 0,0201 256,05 419,32 163,28 1,1893 1,7111
12,00 46,31 0,8935 0,0167 265,95 422,04 156,09 1,2201 1,7087
13,00 49,46 0,9051 0,0153 270,78 423,24 152,46 1,2349 1,7075
14,00 52,42 0,9167 0,0141 275,40 424,30 148,90 1,2489 1,7062
15,00 52,42 0,9167 0,0141 275,40 424,30 148,90 1,2489 1,7062
16,00 55,23 0,9283 0,0131 279,83 425,23 145,39 1,2621 1,7049
17,00 57,90 0,9401 0,0121 284,10 426,04 141,94 1,2748 1,7036
18,00 60,45 0,9519 0,0113 288,24 426,75 138,51 1,2870 1,7022
19,00 62,89 0,9640 0,0106 292,25 427,36 135,11 1,2987 1,7007
20,00 65,23 0,9762 0,0099 296,15 427,87 131,72 1,3099 1,6992
21,00 67,48 0,9888 0,0093 299,95 428,28 128,33 1,3209 1,6976
23,00 71,73 1,0147 0,0082 307,30 428,84 121,54 1,3417 1,6941
25,00 75,69 1,0423 0,0073 314,38 429,04 114,66 1,3615 1,6902
27,00 79,40 1,0721 0,0066 321,25 428,88 107,63 1,3805 1,6858
29,00 82,90 1,1047 0,0059 328,01 428,33 100,32 1,3990 1,6807
31,00 84,57 1,1224 0,0056 331,35 427,89 96,54 1,4080 1,6779
33,00 89,33 1,1833 0,0047 341,42 425,83 84,40 1,4350 1,6679
35,00 92,30 1,2335 0,0042 348,31 423,65 75,34 1,4533 1,6594
37,00 95,12 1,2973 0,0037 355,58 420,50 64,92 1,4724 1,6487
39,00 97,80 1,3885 0,0032 363,77 415,63 51,86 1,4938 1,6336
41,00 100,34 1,5807 0,0026 375,59 405,47 29,88 1,5248 1,6048
40,5659 101,03 1,9326 1,9326 388,95 388,95 0,00 1,5603 1,5603

Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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Der Index der zu berechnenden Komponente ist i.

Die Zuordnung der Komponenten siehe nächste Seite.

T0 = 273,15 K                                          J0 = 0 °C                                   p0 = 101 325 Pa =1,01325 bar

TR(J) = (J + 273,15 K)/273,15 K
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A7 Energetische Zustandsgrößen idealer Gase

Quelle [2.11]
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Koeffizienten der Polynome spezifischer Wärmekapazitäten idealer Gase nach [2.11]

Gültigkeitsbereich: 200 K < T < 3 300 K

A7 Energetische Zustandsgrößen idealer Gase (Fortsetzung 1)

Argon Neon N2 O2 Exponenten b
i = 1 i = 2 i = 3 i = 4

a1 2,5 2,5 297773,6104000 77073,3555300 b1 0,00
a2 0 0 –3385,9514960 –192,4279790 b2 –1,50
a3 0 0 13427,2044700 1200,8942070 b3 –1,25
a4 0 0 –97993,5248700 –15405,3491800 b4 –0,75
a5 0 0 262809,2806000 50353,1571900 b5 –0,50
a6 0 0 –358174,4343000 –80824,6489300 b6 –0,25
a7 0 0 –157317,0252000 –45703,1691500 b7 0,25
a8 0 0 51788,5983600 16581,8322700 b8 0,5
a9 0 0 –9720,7646330 –3375,9860940 b9 0,75

a10 0 0 796,5082105 295,8628157 b10 1,00

R 0,20813 0,41202 0,2968 0,25984 kJ/(kg K)
M 39,948 20,1797 28,0134 31,9988 kg/kmol
s0 6,8643 6,8091 6,8399 6,4108 kJ/(kg K)

CO CO2 H2O SO2
i = 5 i = 6 i = 7 i = 8

a1 321217,7186960 132743,8651550 –571026,2820100 –249763,7461500
a2 –3266,1483900 –1641,8323497 5772,9694550 3114,5348170
a3 13187,9572400 6443,8306413 –23231,6490330 –12177,8441000
a4 –99868,3484000 –45896,6470030 175685,0392900 86137,3272100
a5 272923,3550800 121348,6947818 –481097,9893850 –227285,0013800
a6 –379081,8835000 –162720,9445170 670663,1350700 304892,5242640
a7 –172966,6255000 –68576,9297918 309158,3322400 130235,8283240
a8 58029,3424770 21991,9332580 –104282,2806000 –42388,6918020
a9 –11098,1485150 –4004,6057330 20042,5161100 7880,2788307
a10 926,2825320 316,9614050 –1679,7634530 –640,5259163

R 0,29684 0,18892 0,46152 0,12978 kJ/(kg K)
M 28,01 44,01 18,0153 64,065 kg/kmol
s0 7,0573 4,8566 10,4814 3,8745 J/(kg K)
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A7 Energetische Stoffwerte idealer Gase (Fortsetzung 2)

Stickstoff Sauerstoff

ϑ pc pc h s0 pc pc h s0

°C kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)

–60 1,0392 1,0392 –62,350 –0,2577 0,9105 0,9123 –54,74 –0,2263
–40 1,0391 1,0392 –41,566 –0,1645 0,9115 0,9130 –36,52 –0,1446
–20 1,0391 1,0392 –20,784 –0,0790 0,9129 0,9138 –18,28 –0,0695

0 1,0393 1,0393 0,000 0,0000 0,9148 0,9148 0,00 0,0000
20 1,0396 1,0395 20,789 0,0735 0,9173 0,9160 18,32 0,0647
40 1,0400 1,0396 41,585 0,1421 0,9205 0,9174 36,70 0,1254
60 1,0406 1,0399 62,391 0,2065 0,9243 0,9191 55,15 0,1825
80 1,0413 1,0401 83,209 0,2672 0,9287 0,9209 73,68 0,2365

100 1,0423 1,0405 104,05 0,3246 0,9336 0,9230 92,30 0,2878
150 1,0461 1,0416 156,25 0,4558 0,9477 0,9288 139,32 0,4060
200 1,0519 1,0434 208,69 0,5730 0,9631 0,9354 187,09 0,5127
250 1,0597 1,0459 261,47 0,6790 0,9791 0,9426 235,64 0,6102
300 1,0692 1,0490 314,69 0,7762 0,9948 0,9500 284,99 0,7003
350 1,0799 1,0526 368,41 0,8660 1,0097 0,9575 335,11 0,7842
400 1,0915 1,0567 422,69 0,9498 1,0237 0,9649 385,95 0,8626
450 1,1035 1,0613 477,57 1,0284 1,0367 0,9721 437,46 0,9364
500 1,1156 1,0661 533,04 1,1026 1,0485 0,9792 489,60 1,0061
550 1,1276 1,0711 589,13 1,1729 1,0592 0,9860 542,30 1,0722
600 1,1394 1,0763 645,80 1,2397 1,0690 0,9925 595,51 1,1349
650 1,1507 1,0816 703,06 1,3035 1,0779 0,9987 649,18 1,1947
700 1,1616 1,0870 760,87 1,3645 1,0860 1,0047 703,28 1,2518
750 1,1720 1,0923 819,21 1,4229 1,0934 1,0104 757,77 1,3064
800 1,1817 1,0976 878,05 1,4791 1,1001 1,0158 812,61 1,3587
850 1,1909 1,1028 937,37 1,5331 1,1064 1,0209 867,78 1,4090
900 1,1996 1,1079 997,14 1,5852 1,1121 1,0258 923,24 1,4573
950 1,2077 1,1130 1057,32 1,6354 1,1175 1,0305 978,98 1,5038
950 1,2077 1,1130 1057,32 1,6354 1,1175 1,0305 978,98 1,5038

1000 1,2153 1,1179 1117,90 1,6839 1,1226 1,0350 1034,98 1,5487
1100 1,2290 1,1274 1240,13 1,7764 1,1319 1,0434 1147,72 1,6339
1200 1,2409 1,1364 1363,64 1,8632 1,1405 1,0511 1261,34 1,7138
1300 1,2514 1,1448 1488,27 1,9450 1,1486 1,0583 1375,80 1,7889
1400 1,2606 1,1528 1613,88 2,0224 1,1564 1,0650 1491,05 1,8600
1500 1,2687 1,1602 1740,36 2,0958 1,1640 1,0714 1607,07 1,9273
1600 1,2759 1,1672 1867,60 2,1657 1,1714 1,0774 1723,84 1,9914
1700 1,2824 1,1738 1995,52 2,2322 1,1788 1,0831 1841,35 2,0525
1800 1,2881 1,1800 2124,05 2,2957 1,1861 1,0887 1959,59 2,1110
1900 1,2933 1,1859 2253,12 2,3565 1,1933 1,0940 2078,57 2,1670
2000 1,2980 1,1913 2382,69 2,4148 1,2005 1,0991 2198,26 2,2208
2100 1,3022 1,1965 2512,71 2,4708 1,2077 1,1041 2318,67 2,2727
2200 1,3061 1,2014 2643,13 2,5246 1,2147 1,1090 2439,79 2,3227
2300 1,3097 1,2061 2773,92 2,5765 1,2216 1,1137 2561,61 2,3710
2400 1,3129 1,2104 2905,05 2,6265 1,2284 1,1184 2684,11 2,4177
2500 1,3159 1,2146 3036,50 2,6747 1,2351 1,1229 2807,29 2,4629
2600 1,3187 1,2185 3168,23 2,7214 1,2416 1,1274 2931,12 2,5068
2700 1,3212 1,2223 3300,22 2,7666 1,2479 1,1317 3055,60 2,5494

Die Entropiewerte s0 gelten beim Normaldruck von p0 = 1,01325 bar

Quelle: [2.11], berechnet mit den angegebenen Gleichungen
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Quelle: [2.11],  berechnet mit den angegebenen Gleichungen

A7 Stoffwerte ausgewählter idealer Gase (Fortsetzung 3)

Kohlenmonoxid Kohlendioxid

ϑ pc pc h s0 pc pc h s0

°C kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)

–60 1,0390 1,0391 –62,35 –0,2577 0,7501 0,7838 –47,03 –0,1941
–40 1,0390 1,0392 –41,57 –0,1645 0,7726 0,7951 –31,80 –0,1258
–20 1,0392 1,0393 –20,79 –0,0790 0,7952 0,8063 –16,13 –0,0613

0 1,0394 1,0394 0,00 0,0000 0,8173 0,8173 0,00 0,0000
20 1,0399 1,0396 20,79 0,0735 0,8387 0,8280 16,56 0,0585
40 1,0405 1,0399 41,60 0,1421 0,8593 0,8386 33,54 0,1145
60 1,0415 1,0403 62,42 0,2066 0,8791 0,8488 50,93 0,1683
80 1,0427 1,0407 83,26 0,2673 0,8980 0,8588 68,70 0,2201

100 1,0443 1,0413 104,13 0,3248 0,9161 0,8684 86,84 0,2701
150 1,0500 1,0431 156,47 0,4564 0,9580 0,8914 133,72 0,3879
200 1,0581 1,0458 209,16 0,5741 0,9955 0,9129 182,57 0,4970
250 1,0683 1,0493 262,32 0,6809 1,0295 0,9328 233,21 0,5987
300 1,0800 1,0534 316,02 0,7789 1,0602 0,9515 285,46 0,6941
350 1,0927 1,0581 370,33 0,8698 1,0881 0,9691 339,18 0,7840
400 1,1058 1,0632 425,30 0,9546 1,1136 0,9856 394,24 0,8689
450 1,1191 1,0687 480,92 1,0343 1,1369 1,0011 450,51 0,9496
500 1,1321 1,0744 537,20 1,1096 1,1582 1,0158 507,89 1,0263
550 1,1448 1,0802 594,13 1,1809 1,1776 1,0296 566,29 1,0995
600 1,1569 1,0861 651,67 1,2488 1,1954 1,0427 625,63 1,1694
650 1,1684 1,0920 709,81 1,3135 1,2117 1,0551 685,81 1,2365
700 1,1793 1,0979 768,50 1,3754 1,2267 1,0668 746,78 1,3008
750 1,1894 1,1036 827,72 1,4348 1,2404 1,0779 808,46 1,3626
800 1,1989 1,1093 887,43 1,4917 1,2530 1,0885 870,80 1,4221
850 1,2077 1,1148 947,60 1,5465 1,2645 1,0985 933,74 1,4794
900 1,2159 1,1202 1008,19 1,5993 1,2752 1,1080 997,24 1,5347
950 1,2235 1,1255 1069,18 1,6502 1,2850 1,1171 1061,24 1,5881

1000 1,2306 1,1305 1130,54 1,6994 1,2940 1,1257 1125,72 1,6398
1100 1,2433 1,1402 1254,25 1,7929 1,3100 1,1418 1255,94 1,7382
1200 1,2543 1,1493 1379,14 1,8807 1,3237 1,1564 1387,64 1,8308
1300 1,2638 1,1577 1505,05 1,9634 1,3355 1,1697 1520,62 1,9181
1400 1,2722 1,1656 1631,86 2,0416 1,3458 1,1819 1654,69 2,0008
1500 1,2796 1,1730 1759,46 2,1156 1,3547 1,1932 1789,73 2,0792
1600 1,2862 1,1799 1887,76 2,1860 1,3626 1,2035 1925,60 2,1537
1700 1,2921 1,1863 2016,69 2,2531 1,3696 1,2131 2062,21 2,2247
1800 1,2974 1,1923 2146,17 2,3171 1,3758 1,2219 2199,48 2,2926
1900 1,3022 1,1980 2276,16 2,3783 1,3814 1,2302 2337,35 2,3576
2000 1,3066 1,2033 2406,60 2,4370 1,3865 1,2379 2475,74 2,4198
2100 1,3105 1,2083 2537,46 2,4933 1,3911 1,2451 2614,63 2,4796
2200 1,3141 1,2130 2668,69 2,5475 1,3953 1,2518 2753,95 2,5371
2300 1,3173 1,2175 2800,26 2,5997 1,3992 1,2581 2893,68 2,5925
2400 1,3203 1,2217 2932,14 2,6499 1,4029 1,2641 3033,79 2,6459
2500 1,3230 1,2257 3064,31 2,6985 1,4062 1,2697 3174,24 2,6975
2600 1,3254 1,2295 3196,73 2,7454 1,4093 1,2750 3315,02 2,7474
2700 1,3277 1,2331 3329,39 2,7908 1,4123 1,2800 3456,11 2,7956

Die Entropiewerte s0 gelten beim Normaldruck von p0 = 1,01325 bar
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Schwefeldioxid Wasserdampf

ϑ pc pc h s0 pc pc h s0

°C kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)

–60 0,5749 0,5913 –35,480 –0,1465 1,8515 1,8547 2389,63 6,3368
–40 0,5858 0,5968 –23,870 –0,0945 1,8533 1,8560 2426,67 6,5029
–20 0,5968 0,6025 –12,050 –0,0458 1,8558 1,8575 2463,76 6,6555

0 0,6079 0,6079 0,000 0,0000 1,8589 1,8589 2500,91 6,7968
20 0,6191 0,6135 12,270 0,0433 1,8629 1,8610 2538,13 6,9282
40 0,6303 0,6190 24,760 0,0846 1,8681 1,8633 2575,44 7,0514
60 0,6415 0,6247 37,480 0,1239 1,8743 1,8658 2612,86 7,1672
80 0,6526 0,6303 50,420 0,1617 1,8816 1,8689 2650,42 7,2767

100 0,6635 0,6358 63,58 0,1979 1,8898 1,8722 2688,13 7,3806
150 0,6897 0,6495 97,42 0,2830 1,9134 1,8819 2783,19 7,6196
200 0,7138 0,6626 132,52 0,3613 1,9402 1,8931 2879,52 7,8348
250 0,7354 0,6750 168,76 0,4341 1,9690 1,9054 2977,25 8,0311
300 0,7546 0,6867 206,02 0,5021 1,9993 1,9185 3076,45 8,2121
350 0,7714 0,6977 244,18 0,5660 2,0308 1,9323 3177,20 8,3807
400 0,7862 0,7078 283,13 0,6261 2,0633 1,9466 3279,55 8,5386
450 0,7992 0,7173 322,77 0,6829 2,0968 1,9614 3383,54 8,6876
500 0,8106 0,7260 363,02 0,7367 2,1310 1,9767 3489,24 8,8290
550 0,8205 0,7342 403,80 0,7878 2,1659 1,9923 3596,66 8,9636
600 0,8293 0,7418 445,06 0,8365 2,2013 2,0082 3705,84 9,0923
650 0,8371 0,7488 486,72 0,8829 2,2371 2,0244 3816,80 9,2159
700 0,8440 0,7554 528,75 0,9272 2,2729 2,0409 3929,55 9,3348
750 0,8502 0,7615 571,11 0,9696 2,3088 2,0576 4044,09 9,4496
800 0,8557 0,7672 613,76 1,0103 2,3446 2,0744 4160,43 9,5606
850 0,8606 0,7726 656,67 1,0494 2,3800 2,0913 4278,54 9,6682
900 0,8651 0,7776 699,81 1,0870 2,4149 2,1083 4398,42 9,7726
950 0,8691 0,7823 743,17 1,1232 2,4494 2,1254 4520,03 9,8741

1000 0,8728 0,7867 786,72 1,1581 2,4831 2,1424 4643,34 9,9729
1100 0,8792 0,7948 874,33 1,2243 2,5483 2,1764 4894,94 10,1631
1200 0,8847 0,8021 962,53 1,2863 2,6101 2,2100 5152,89 10,3444
1300 0,8893 0,8086 1051,24 1,3446 2,6681 2,2430 5416,83 10,5178
1400 0,8934 0,8146 1140,38 1,3995 2,7223 2,2753 5686,38 10,6839
1500 0,8970 0,8199 1229,90 1,4515 2,7726 2,3068 5961,16 10,8433
1600 0,9001 0,8248 1319,75 1,5008 2,8192 2,3374 6240,78 10,9967
1700 0,9029 0,8294 1409,91 1,5477 2,8623 2,3670 6524,89 11,1445
1800 0,9055 0,8335 1500,34 1,5924 2,9021 2,3957 6813,14 11,2870
1900 0,9079 0,8374 1591,01 1,6351 2,9387 2,4233 7105,20 11,4246
2000 0,9101 0,8410 1681,91 1,6760 2,9726 2,4499 7400,79 11,5576
2100 0,9121 0,8443 1773,02 1,7152 3,0039 2,4756 7699,63 11,6862
2200 0,9141 0,8474 1864,33 1,7529 3,0328 2,5003 8001,48 11,8108
2300 0,9159 0,8504 1955,83 1,7892 3,0596 2,5240 8306,12 11,9315
2400 0,9177 0,8531 2047,52 1,8241 3,0844 2,5468 8613,33 12,0487
2500 0,9195 0,8557 2139,37 1,8579 3,1075 2,5688 8922,95 12,1624
2600 0,9211 0,8582 2231,40 1,8905 3,1290 2,5900 9234,79 12,2728
2700 0,9228 0,8606 2323,60 1,9220 3,1490 2,6103 9548,70 12,3802

Die Entropiewerte s0 gelten beim Normaldruck von p0 = 1,01325 bar

A7 Stoffwerte ausgewählter idealer Gase (Fortsetzung 4)

Quelle: [2.11], berechnet mit den angegebenen Gleichungen
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A7 Stoffwerte ausgewählter idealer Gase (Fortsetzung  5)

Luft (trocken) Luftstickstoff

ϑ pc pc h s0 pc pc h s0

°C kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)
–60 1,0027 1,0032 –60,19 –0,0868 1,0305 1,0305 –61,83 –0,2366
–40 1,0029 1,0033 –40,13 0,0031 1,0304 1,0305 –41,22 –0,1442
–20 1,0032 1,0035 –20,07 0,0857 1,0304 1,0305 –20,61 –0,0594

0 1,0038 1,0038 0,00 0,1620 1,0306 1,0306 0,00 0,0190
20 1,0046 1,0040 20,08 0,2329 1,0309 1,0307 20,61 0,0918
40 1,0057 1,0048 40,19 0,2992 1,0313 1,0309 41,24 0,1598
60 1,007 1,0052 60,31 0,3615 1,0319 1,0311 61,87 0,2237
80 1,0085 1,0059 80,47 0,4203 1,0326 1,0314 82,51 0,2839

100 1,0104 1,0066 100,66 0,4759 1,0336 1,0317 103,17 0,3408
150 1,0165 1,0088 151,32 0,6033 1,0373 1,0329 154,94 0,4710
200 1,0245 1,0117 202,34 0,7173 1,0430 1,0347 206,93 0,5871
250 1,0341 1,0152 253,80 0,8206 1,0507 1,0371 259,27 0,6923
300 1,0449 1,0192 305,77 0,9155 1,0600 1,0401 312,03 0,7886
350 1,0565 1,0237 358,30 1,0034 1,0705 1,0437 365,29 0,8776
400 1,0684 1,0286 411,42 1,0854 1,0819 1,0477 419,10 0,9607
450 1,0805 1,0336 465,14 1,1624 1,0937 1,0522 473,48 1,0386
500 1,0924 1,0389 519,47 1,2350 1,1056 1,0569 528,47 1,1121
550 1,104 1,0443 574,38 1,3038 1,1174 1,0619 584,04 1,1818
600 1,1151 1,0498 629,86 1,3692 1,1290 1,0670 640,21 1,2480
650 1,1258 1,0552 685,88 1,4316 1,1402 1,0722 696,94 1,3112
700 1,1358 1,0606 742,42 1,4913 1,1509 1,0775 754,22 1,3716
750 1,1454 1,0659 799,46 1,5484 1,1610 1,0827 812,02 1,4296
800 1,1543 1,0712 856,95 1,6033 1,1706 1,0879 870,31 1,4852
850 1,1627 1,0763 914,88 1,6560 1,1797 1,0930 929,07 1,5387
900 1,1706 1,0813 973,21 1,7069 1,1882 1,0981 988,27 1,5903
950 1,1779 1,0862 1031,93 1,7559 1,1962 1,1030 1047,88 1,6400

1000 1,1848 1,0910 1091,00 1,8032 1,2036 1,1079 1107,88 1,6881
1100 1,1974 1,1001 1210,12 1,8933 1,2171 1,1172 1228,93 1,7796
1200 1,2084 1,1087 1330,42 1,9778 1,2289 1,1260 1351,24 1,8656
1300 1,2182 1,1167 1451,76 2,0575 1,2392 1,1343 1474,65 1,9466
1400 1,227 1,1243 1574,03 2,1329 1,2482 1,1422 1599,03 2,0233
1500 1,2348 1,1314 1697,12 2,2043 1,2562 1,1495 1724,26 2,0960
1600 1,242 1,1381 1820,97 2,2723 1,2633 1,1564 1850,24 2,1651
1700 1,2486 1,1444 1945,51 2,3370 1,2696 1,1629 1976,89 2,2310
1800 1,2546 1,1504 2070,67 2 ,3989 1,2752 1,1690 2104,13 2,2939
1900 1,2602 1,1560 2196,41 2,4581 1,2803 1,1747 2231,92 2,3541
2000 1,2654 1,1613 2322,69 2,5150 1,2850 1,1801 2360,19 2,4118
2100 1,2703 1,1664 2449,48 2,5695 1,2891 1,1852 2488,89 2,4672
2200 1,2748 1,1712 2576,74 2,6221 1,2929 1,1900 2618,00 2,5205
2300 1,2791 1,1758 2704,44 2,6727 1,2964 1,1946 2747,47 2,5718
2400 1,2831 1,1802 2832,55 2,7215 1,2996 1,1989 2877,28 2,6213
2500 1,2869 1,1844 2961,06 2,7687 1,3026 1,2030 3007,39 2,6691
2600 1,2905 1,1884 3089,93 2,8144 1,3053 1,2068 3137,78 2,7153
2700 1,2939 1,1923 3219,16 2,8586 1,3078 1,2105 3268,44 2,7600

Die Entropiewerte s0 gelten beim Normaldruck von p0 = 1,01325 bar

Quelle: [2.11], berechnet mit den angegebenen Gleichungen
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A8 Spezifisches Volumen trockener Luft als reales Gas

v in m3/kg
ϑ p in MPa
°C 0,1 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5

–30 0,69737 0,13888 0,06908 0,04582 0,03420 0,02723 0,02259 0,01928 0,01680 0,01487 0,01333
–20 0,72619 0,14473 0,07206 0,04784 0,03574 0,02849 0,02365 0,02020 0,01762 0,01561 0,01401
–10 0,75500 0,15057 0,07503 0,04985 0,03727 0,02973 0,02470 0,02112 0,01843 0,01634 0,01468

0 0,78379 0,15640 0,07798 0,05185 0,03879 0,03096 0,02575 0,02202 0,01923 0,01707 0,01534
5 0,79819 0,15931 0,07946 0,05285 0,03955 0,03158 0,02627 0,02247 0,01963 0,01743 0,01566

10 0,81259 0,16222 0,08093 0,05385 0,04031 0,03219 0,02678 0,02292 0,02003 0,01778 0,01599
15 0,82698 0,16513 0,08241 0,05484 0,04106 0,03280 0,02730 0,02337 0,02042 0,01814 0,01631
20 0,84137 0,16803 0,08388 0,05583 0,04182 0,03341 0,02781 0,02381 0,02082 0,01849 0,01663
25 0,85576 0,17094 0,08535 0,05682 0,04257 0,03402 0,02832 0,02426 0,02121 0,01884 0,01695
30 0,87015 0,17384 0,08682 0,05781 0,04332 0,03462 0,02883 0,02470 0,02160 0,01919 0,01727
35 0,88454 0,17675 0,08828 0,05880 0,04407 0,03523 0,02934 0,02514 0,02199 0,01954 0,01759
40 0,89892 0,17965 0,08975 0,05979 0,04481 0,03583 0,02985 0,02558 0,02238 0,01989 0,01790
45 0,91331 0,18255 0,09121 0,06078 0,04556 0,03644 0,03036 0,02602 0,02276 0,02024 0,01822
50 0,92769 0,18545 0,09268 0,06176 0,04631 0,03704 0,03086 0,02645 0,02315 0,02058 0,01853
60 0,95646 0,19124 0,09560 0,06373 0,04779 0,03824 0,03187 0,02733 0,02392 0,02127 0,01915
70 0,98522 0,19704 0,09852 0,06569 0,04928 0,03944 0,03288 0,02819 0,02468 0,02196 0,01977
80 1,0140 0,20283 0,10144 0,06765 0,05076 0,04063 0,03388 0,02906 0,02545 0,02264 0,02039
90 1,0427 0,20861 0,10435 0,06961 0,05224 0,04182 0,03488 0,02992 0,02620 0,02332 0,02101

100 1,0715 0,21439 0,10727 0,07156 0,05371 0,04301 0,03587 0,03078 0,02696 0,02399 0,02162
120 1,1290 0,22595 0,11308 0,07546 0,05666 0,04538 0,03786 0,03249 0,02847 0,02534 0,02284
140 1,1865 0,23750 0,11889 0,07936 0,05959 0,04774 0,03984 0,03419 0,02996 0,02667 0,02404
160 1,2440 0,24905 0,12469 0,08324 0,06252 0,05009 0,04181 0,03589 0,03145 0,02800 0,02525
180 1,3014 0,26058 0,13048 0,08712 0,06544 0,05244 0,04377 0,03758 0,03294 0,02933 0,02644
200 1,3589 0,27212 0,13627 0,09100 0,06836 0,05478 0,04573 0,03926 0,03442 0,03065 0,02764
250 1,5026 0,30093 0,15073 0,10066 0,07563 0,06062 0,05061 0,04346 0,03810 0,03393 0,03060
300 1,6462 0,32972 0,16516 0,11031 0,08289 0,06644 0,05547 0,04764 0,04176 0,03719 0,03354
350 1,7898 0,35849 0,17958 0,11994 0,09013 0,07224 0,06031 0,05180 0,04541 0,04044 0,03647
400 1,9334 0,38726 0,19399 0,12956 0,09735 0,07803 0,06515 0,05595 0,04905 0,04368 0,03939
450 2,0770 0,41601 0,20838 0,13918 0,10457 0,08381 0,06997 0,06009 0,05268 0,04691 0,04230
500 2,2206 0,44476 0,22278 0,14878 0,11179 0,08959 0,07479 0,06423 0,05630 0,05014 0,04520
550 2,3642 0,47350 0,23716 0,15838 0,11899 0,09536 0,07961 0 ,07248 0,06353 0,05657 0,05100
650 2,6514 0,53097 0,26592 0,17757 0,13340 0,10689 0,08922 0,07660 0,06714 0,05978 0,05389
700 2,7950 0,55970 0,28029 0,18716 0,14059 0,11265 0,09403 0,08072 0,07075 0,06299 0,05678
750 2,9385 0,58843 0,29467 0,19675 0,14779 0,11841 0,09883 0,08484 0,07435 0,06619 0,05966
800 3,0821 0,61715 0,30904 0,20633 0,15498 0,12417 0,10363 0,08896 0,07795 0,06940 0,06255
850 3,2257 0,64588 0,32340 0,21591 0,16217 0,12992 0,10842 0,09307 0,08155 0,07260 0,06543
900 3,3693 0,67460 0,33777 0,22549 0,16936 0,13567 0,11322 0,09718 0,08515 0,07580 0,06831
950 3,5128 0,70332 0,35214 0,23507 0,17654 0,14143 0,11801 0,10129 0,08875 0,07900 0,07119

1000 3,6564 0,73204 0,36650 0,24465 0,18373 0,14718 0,12281 0,10540 0,09235 0,08219 0,07407
1050 3,8000 0,76076 0,38086 0,25423 0,19091 0,15293 0,12760 0,10951 0,09594 0,08539 0,07695
1100 3,9435 0,78948 0,39522 0,26381 0,19810 0,15867 0,13239 0,11362 0,09954 0,08859 0,07983
1150 4,0871 0,81820 0,40959 0,27338 0,20528 0,16442 0,13718 0,11772 0,10313 0,09178 0,08270
1200 4,2306 0,84691 0,42395 0,28296 0,21246 0,17017 0,14197 0,12183 0,10673 0,09498 0,08558
1250 4,3742 0,87563 0,43831 0,29253 0,21965 0,17591 0,14676 0,12594 0,11032 0,09817 0,08845
1300 4,5178 0,90434 0,45267 0,30211 0,22683 0,18166 0,15155 0,13004 0,11391 0,10137 0,09133
1350 4,6613 0,93306 0,46703 0,31168 0,23401 0,18741 0,15634 0,13415 0,11750 0,10456 0,09420
1400 4,8049 0,96177 0,48138 0,32125 0,24119 0,19315 0,16113 0,13825 0,12109 0,10775 0,09708
1450 4,9485 0,99049 0,49574 0,33083 0,24837 0,19890 0,16591 0,14235 0,12469 0,11094 0,09995
1500 5,0920 1,01920 0,51010 0,34040 0,25555 0,20464 0,17070 0,14646 0,12828 0,11414 0,10282
1550 5,2356 1,04791 0,52446 0,34997 0,26273 0,21038 0,17549 0,15056 0,13187 0,11733 0,10570
1600 5,3791 1,07663 0,53882 0,35954 0,26991 0,21613 0,18027 0,15467 0,13546 0,12052 0,10857
1650 5,5227 1,10534 0,55317 0,36912 0,27709 0,22187 0,18506 0,15877 0,13905 0,12371 0,11144
1700 5,6663 1,13405 0,56753 0,37869 0,28427 0,22762 0,18985 0,16287 0,14264 0,12690 0,11431

Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A9 Spezifische isobare Wärmekapazität trockener Luft als reales Gas

cp in kJ/(kg K)
ϑ p in MPa
°C 0,1 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5

–30 1,0058 1,0164 1,0300 1,0440 1,0582 1,0727 1,0876 1,1026 1,1179 1,1334 1,1490
–20 1,0057 1,0154 1,0276 1,0401 1,0527 1,0656 1,0787 1,0919 1,1053 1,1188 1,1325
–10 1,0058 1,0145 1,0256 1,0368 1,0482 1,0597 1,0713 1,0831 1,0949 1,1068 1,1188

0 1,0059 1,0139 1,0239 1,0341 1,0443 1,0547 1,0651 1,0756 1,0862 1,0968 1,1075
5 1,0060 1,0136 1,0232 1,0329 1,0426 1,0525 1,0624 1,0724 1,0824 1,0925 1,1025

10 1,0061 1,0134 1,0225 1,0318 1,0411 1,0505 1,0599 1,0694 1,0789 1,0884 1,0980
15 1,0062 1,0132 1,0220 1,0308 1,0397 1,0486 1,0576 1,0666 1,0757 1,0847 1,0938
20 1,0064 1,0130 1,0215 1,0299 1,0384 1,0469 1,0555 1,0641 1,0727 1,0813 1,0899
25 1,0065 1,0129 1,0210 1,0291 1,0372 1,0454 1,0536 1,0618 1,0700 1,0782 1,0863
30 1,0067 1,0129 1,0206 1,0284 1,0362 1,0440 1,0518 1,0596 1,0674 1,0752 1,0830
35 1,0069 1,0128 1,0203 1,0277 1,0352 1,0427 1,0501 1,0576 1,0651 1,0726 1,0800
40 1,0071 1,0128 1,0200 1,0271 1,0343 1,0415 1,0486 1,0558 1,0630 1,0701 1,0772
45 1,0074 1,0129 1,0197 1,0266 1,0335 1,0404 1,0473 1,0541 1,0610 1,0678 1,0746
50 1,0077 1,0129 1,0196 1,0262 1,0328 1,0394 1,0460 1,0526 1,0591 1,0657 1,0722
60 1,0082 1,0132 1,0193 1,0254 1,0316 1,0377 1,0438 1,0499 1,0559 1,0619 1,0679
70 1,0089 1,0135 1,0192 1,0249 1,0306 1,0363 1,0419 1,0476 1,0532 1,0588 1,0643
80 1,0097 1,0140 1,0193 1,0246 1,0299 1,0352 1,0405 1,0457 1,0509 1,0561 1,0612
90 1,0105 1,0145 1,0195 1,0245 1,0295 1,0344 1,0393 1,0442 1,0490 1,0538 1,0586

100 1,0115 1,0152 1,0199 1,0246 1,0292 1,0338 1,0384 1,0429 1,0475 1,0519 1,0564
120 1,0136 1,0169 1,0210 1,0252 1,0292 1,0333 1,0373 1,0413 1,0453 1,0492 1,0531
140 1,0160 1,0190 1,0227 1,0263 1,0300 1,0336 1,0371 1,0407 1,0442 1,0477 1,0511
160 1,0188 1,0214 1,0247 1,0280 1,0313 1,0345 1,0377 1,0408 1,0440 1,0471 1,0501
180 1,0218 1,0242 1,0272 1,0302 1,0331 1,0360 1,0388 1,0417 1,0445 1,0473 1,0500
200 1,0252 1,0274 1,0301 1,0327 1,0354 1,0380 1,0405 1,0431 1,0456 1,0482 1,0507
250 1,0347 1,0364 1,0385 1,0406 1,0427 1,0448 1,0468 1,0488 1,0508 1,0528 1,0548
300 1,0454 1,0467 1,0485 1,0502 1,0519 1,0535 1,0552 1,0568 1,0584 1,0600 1,0616
350 1,0568 1,0580 1,0594 1,0608 1,0622 1,0636 1,0649 1,0663 1,0676 1,0689 1,0703
400 1,0688 1,0697 1,0709 1,0721 1,0732 1,0744 1,0755 1,0767 1,0778 1,0789 1,0800
450 1,0808 1,0816 1,0826 1,0836 1,0846 1,0856 1,0865 1,0875 1,0884 1,0894 1,0903
500 1,0927 1,0934 1,0942 1,0951 1,0959 1,0968 1,0976 1,0984 1,0992 1,1000 1,1008
550 1,1044 1,1050 1,1058 1,1065 1,1072 1,1079 1,1086 1,1093 1,1100 1,1107 1,1114
600 1,1157 1,1162 1,1169 1,1175 1,1181 1,1187 1,1194 1,1200 1,1206 1,1212 1,1218
650 1,1265 1,1270 1,1276 1,1281 1,1287 1,1292 1,1298 1,1303 1,1308 1,1314 1,1319
700 1,1370 1,1374 1,1378 1,1383 1,1388 1,1393 1,1398 1,1403 1,1407 1,1412 1,1417
750 1,1469 1,1473 1,1477 1,1482 1,1486 1,1490 1,1494 1,1499 1,1503 1,1507 1,1511
800 1,1565 1,1569 1,1572 1,1576 1,1580 1,1584 1,1588 1,1591 1,1595 1,1599 1,1603
850 1,1658 1,1661 1,1664 1,1668 1,1671 1,1675 1,1678 1,1681 1,1685 1,1688 1,1691
900 1,1748 1,1750 1,1753 1,1757 1,1760 1,1763 1,1766 1,1769 1,1772 1,1775 1,1778
950 1,1835 1,1838 1,1840 1,1843 1,1846 1,1849 1,1851 1,1854 1,1857 1,1860 1,1862

1000 1,1921 1,1923 1,1926 1,1928 1,1931 1,1933 1,1936 1,1938 1,1941 1,1943 1,1946
1050 1,2006 1,2008 1,2010 1,2012 1,2015 1,2017 1,2019 1,2021 1,2024 1,2026 1,2028
1100 1,2090 1,2092 1,2094 1,2096 1,2098 1,2100 1,2102 1,2104 1,2106 1,2108 1,2110
1150 1,2174 1,2175 1,2177 1,2179 1,2181 1,2183 1,2185 1,2186 1,2188 1,2190 1,2192
1200 1,2259 1,2259 1,2261 1,2262 1,2264 1,2266 1,2267 1,2269 1,2271 1,2272 1,2274
1250 1,2344 1,2343 1,2345 1,2346 1,2347 1,2349 1,2350 1,2352 1,2353 1,2355 1,2356
1300 1,2430 1,2428 1,2429 1,2430 1,2432 1,2433 1,2434 1,2436 1,2437 1,2438 1,2440
1350 1,2518 1,2514 1,2515 1,2515 1,2516 1,2518 1,2519 1,2520 1,2521 1,2522 1,2524
1400 1,2609 1,2602 1,2601 1,2602 1,2602 1,2603 1,2604 1,2605 1,2606 1,2607 1,2608
1450 1,2704 1,2692 1,2690 1,2689 1,2690 1,2690 1,2691 1,2692 1,2693 1,2693 1,2694
1500 1,2803 1,2783 1,2780 1,2779 1,2778 1,2779 1,2779 1,2780 1,2780 1,2781 1,2782
1550 1,2908 1,2879 1,2872 1,2870 1,2869 1,2869 1,2869 1,2869 1,2869 1,2870 1,2870
1600 1,3022 1,2977 1,2967 1,2964 1,2962 1,2961 1,2960 1,2960 1,2960 1,2960 1,2960
1650 1,3147 1,3081 1,3066 1,3060 1,3057 1,3055 1,3054 1,3053 1,3052 1,3052 1,3052
1700 1,3285 1,3191 1,3169 1,3160 1,3155 1,3152 1,3150 1,3148 1,3147 1,3146 1,3146
Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A10 Spezifische Enthalpie trockener Luft als reales Gas

h in kJ/kg
ϑ p in MPa
°C 0,1 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5
–30 –30,170 –31,539 –33,247 –34,952 –36,653 –38,350 –40,041 –41,727 –43,406 –45,077 –46,738
–20 –20,112 –21,380 –22,960 –24,533 –26,099 –27,659 –29,211 –30,756 –32,292 –33,818 –35,334
–10 –10,055 –11,231 –12,694 –14,149 –15,596 –17,034 –18,463 –19,882 –21,292 –22,691 –24,079

0 0,00363 –1,0894 –2,4471 –3,7952 –5,1337 –6,4625 –7,7813 –9,0898 –10,388 –11,674 –12,949
5 5,0333 3,9792 2,6706 1,3721 0,0837 –1,1946 –2,4625 –3,7199 –4,966 –6,201 –7,425

10 10,063 9,0466 7,7849 6,5337 5,2930 4,0628 2,8432 1,6345 0,437 –0,749 –1,924
15 15,094 14,113 12,896 11,690 10,495 9,311 8,137 6,9740 5,823 4,683 3,556
20 20,126 19,179 18,005 16,842 15,690 14,549 13,420 12,301 11,194 10,098 9,015
25 25,158 24,243 23,111 21,989 20,879 19,780 18,692 17,616 16,551 15,497 14,455
30 30,191 29,308 28,215 27,133 26,063 25,004 23,956 22,919 21,894 20,880 19,878
35 35,225 34,372 33,317 32,273 31,241 30,220 29,211 28,212 27,225 26,250 25,286
40 40,260 39,437 38,418 37,410 36,415 35,430 34,457 33,496 32,545 31,606 30,679
45 45,296 44,501 43,517 42,545 41,584 40,635 39,697 38,770 37,855 36,951 36,058
50 50,334 49,565 48,615 47,677 46,750 45,834 44,930 44,037 43,155 42,285 41,425
60 60,413 59,696 58,809 57,935 57,071 56,219 55,379 54,549 53,730 52,922 52,125
70 70,499 69,829 69,002 68,186 67,382 66,589 65,807 65,036 64,275 63,525 62,786
80 80,592 79,966 79,195 78,434 77,685 76,946 76,219 75,502 74,795 74,099 73,413
90 90,693 90,109 89,389 88,680 87,982 87,294 86,617 85,951 85,294 84,648 84,012

100 100,80 100,26 99,586 98,925 98,275 97,635 97,005 96,386 95,776 95,177 94,587
120 121,05 120,58 119,99 119,42 118,86 118,30 117,76 117,23 116,70 116,19 115,68
140 141,35 140,94 140,43 139,94 139,45 138,97 138,50 138,05 137,60 137,15 136,72
160 161,70 161,34 160,90 160,48 160,06 159,65 159,25 158,86 158,48 158,10 157,73
180 182,10 181,80 181,42 181,06 180,70 180,35 180,01 179,68 179,36 179,04 178,73
200 202,57 202,31 202,00 201,69 201,39 201,09 200,81 200,53 200,26 199,99 199,74
250 254,06 253,90 253,70 253,51 253,33 253,15 252,98 252,82 252,66 252,51 252,36
300 306,06 305,97 305,87 305,78 305,69 305,60 305,52 305,45 305,38 305,32 305,26
350 358,61 358,59 358,57 358,55 358,53 358,53 358,52 358,52 358,53 358,54 358,55
400 411,75 411,78 411,82 411,87 411,92 411,97 412,03 412,10 412,16 412,23 412,31
450 465,49 465,56 465,66 465,76 465,86 465,97 466,08 466,20 466,32 466,44 466,56
500 519,83 519,94 520,08 520,23 520,38 520,53 520,69 520,84 521,01 521,17 521,34
550 574,76 574,91 575,09 575,27 575,46 575,65 575,85 576,04 576,24 576,45 576,65
600 630,27 630,44 630,65 630,87 631,10 631,32 631,55 631,78 632,01 632,25 632,48
650 686,32 686,52 686,77 687,02 687,27 687,52 687,78 688,04 688,30 688,56 688,82
700 742,91 743,13 743,40 743,68 743,96 744,24 744,52 744,80 745,09 745,38 745,66
750 800,01 800,25 800,54 800,84 801,14 801,45 801,75 802,06 802,37 802,67 802,99
800 857,60 857,85 858,17 858,49 858,81 859,13 859,46 859,78 860,11 860,44 860,77
850 915,66 915,93 916,26 916,60 916,94 917,28 917,62 917,97 918,31 918,66 919,01
900 974,18 974,46 974,81 975,16 975,52 975,88 976,23 976,59 976,95 977,32 977,68
950 1033,1 1033,4 1033,8 1034,2 1034,5 1034,9 1035,3 1035,7 1036,0 1036,4 1036,8

1000 1092,5 1092,8 1093,2 1093,6 1094,0 1094,4 1094,7 1095,1 1095,5 1095,9 1096,3
1050 1152,3 1152,7 1153,1 1153,4 1153,8 1154,2 1154,6 1155,0 1155,4 1155,8 1156,2
1100 1212,6 1212,9 1213,3 1213,7 1214,1 1214,5 1214,9 1215,3 1215,8 1216,2 1216,6
1150 1273,2 1273,6 1274,0 1274,4 1274,8 1275,2 1275,7 1276,1 1276,5 1276,9 1277,3
1200 1334,3 1334,7 1335,1 1335,5 1335,9 1336,4 1336,8 1337,2 1337,6 1338,1 1338,5
1250 1395,8 1396,2 1396,6 1397,0 1397,5 1397,9 1398,3 1398,8 1399,2 1399,6 1400,1
1300 1457,8 1458,1 1458,5 1459,0 1459,4 1459,8 1460,3 1460,7 1461,2 1461,6 1462,1
1350 1520,1 1520,4 1520,9 1521,3 1521,8 1522,2 1522,7 1523,1 1523,6 1524,0 1524,5
1400 1582,9 1583,2 1583,7 1584,1 1584,6 1585,0 1585,5 1585,9 1586,4 1586,8 1587,3
1450 1646,2 1646,5 1646,9 1647,3 1647,8 1648,2 1648,7 1649,2 1649,6 1650,1 1650,5
1500 1710,0 1710,1 1710,5 1711,0 1711,4 1711,9 1712,4 1712,8 1713,3 1713,8 1714,2
1550 1774,2 1774,3 1774,7 1775,1 1775,6 1776,0 1776,5 1776,9 1777,4 1777,9 1778,3
1600 1839,0 1838,9 1839,2 1839,7 1840,1 1840,6 1841,0 1841,5 1842,0 1842,4 1842,9
1650 1904,4 1904,0 1904,3 1904,7 1905,1 1905,6 1906,0 1906,5 1907,0 1907,4 1907,9
1700 1970,5 1969,7 1969,9 1970,2 1970,6 1971,1 1971,5 1972,0 1972,4 1972,9 1973,4

h0 = 0 bei p0 =1,01325 bar, ϑ 0 = 0 °C
Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A11 Spezifische Entropie trockener Luft als reales Gas

h in kJ/kg
ϑ p in MPa
°C 0,1 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5
–30 0,0486 –0,4179 –0,6224 –0,7444 –0,8325 –0,9021 –0,9600 –1,0098 –1,0537 –1,0931 –1,1288
–20 0,0891 –0,3770 –0,5810 –0,7024 –0,7900 –0,8590 –0,9164 –0,9656 –1,0089 –1,0477 –1,0829
–10 0,1281 –0,3377 –0,5412 –0,6622 –0,7493 –0,8179 –0,8747 –0,9235 –0,9663 –1,0046 –1,0393

0 0,1656 –0,2998 –0,5030 –0,6235 –0,7103 –0,7784 –0,8349 –0,8832 –0,9256 –0,9635 –0,9977
5 0,1838 –0,2814 –0,4844 –0,6048 –0,6913 –0,7593 –0,8156 –0,8637 –0,9060 –0,9436 –0,9777

10 0,2018 –0,2634 –0,4662 –0,5864 –0,6728 –0,7406 –0,7967 –0,8447 –0,8867 –0,9242 –0,9581
15 0,2194 –0,2456 –0,4483 –0,5684 –0,6546 –0,7222 –0,7782 –0,8260 –0,8678 –0,9052 –0,9389
20 0,2367 –0,2282 –0,4307 –0,5506 –0,6367 –0,7042 –0,7600 –0,8076 –0,8494 –0,8865 –0,9201
25 0,2537 –0,2111 –0,4135 –0,5332 –0,6191 –0,6865 –0,7421 –0,7897 –0,8312 –0,8683 –0,9017
30 0,2704 –0,1942 –0,3965 –0,5161 –0,6019 –0,6691 –0,7246 –0,7720 –0,8135 –0,8504 –0,8837
35 0,2869 –0,1777 –0,3798 –0,4993 –0,5850 –0,6521 –0,7074 –0,7547 –0,7960 –0,8328 –0,8660
40 0,3031 –0,1614 –0,3634 –0,4828 –0,5683 –0,6353 –0,6905 –0,7377 –0,7789 –0,8156 –0,8486
45 0,3191 –0,1453 –0,3472 –0,4665 –0,5519 –0,6188 –0,6739 –0,7210 –0,7621 –0,7986 –0,8316
50 0,3348 –0,1295 –0,3313 –0,4505 –0,5358 –0,6026 –0,6576 –0,7046 –0,7456 –0,7820 –0,8149
60 0,3655 –0,0987 –0,3002 –0,4192 –0,5044 –0,5709 –0,6258 –0,6725 –0,7133 –0,7496 –0,7822
70 0,3953 –0,0687 –0,2701 –0,3889 –0,4739 –0,5403 –0,5949 –0,6415 –0,6821 –0,7182 –0,7507
80 0,4243 –0,0396 –0,2408 –0,3595 –0,4443 –0,5105 –0,5650 –0,6114 –0,6519 –0,6878 –0,7202
90 0,4525 –0,0112 –0,2124 –0,3309 –0,4155 –0,4816 –0,5360 –0,5823 –0,6226 –0,6584 –0,6906

100 0,4800 0,0163 –0,1847 –0,3030 –0,3876 –0,4535 –0,5078 –0,5539 –0,5941 –0,6298 –0,6619
120 0,5329 0,0694 –0,1314 –0,2495 –0,3338 –0,3996 –0,4536 –0,4995 –0,5395 –0,5749 –0,6068
140 0,5832 0,1199 –0,0807 –0,1986 –0,2827 –0,3483 –0,4021 –0,4479 –0,4877 –0,5229 –0,5546
160 0,6313 0,1681 –0,0323 –0,1501 –0,2340 –0,2994 –0,3531 –0,3987 –0,4383 –0,4734 –0,5049
180 0,6774 0,2143 0,0140 –0,1036 –0,1874 –0,2527 –0,3062 –0,3517 –0,3912 –0,4261 –0,4575
200 0,7216 0,2586 0,0584 –0,0591 –0,1428 –0,2079 –0,2613 –0,3067 –0,3460 –0,3809 –0,4122
250 0,8250 0,3622 0,1623 0,0450 –0,0384 –0,1033 –0,1565 –0,2016 –0,2408 –0,2754 –0,3065
300 0,9199 0,4573 0,2576 0,1404 0,0572 –0,0076 –0,0606 –0,1055 –0,1445 –0,1790 –0,2099
350 1,0078 0,5453 0,3457 0,2287 0,1456 0,0809 0,0281 –0,0167 –0,0556 –0,0900 –0,1208
400 1,0899 0,6274 0,4279 0,3110 0,2280 0,1634 0,1106 0,0659 0,0272 –0,0071 –0,0378
450 1,1669 0,7044 0,5050 0,3882 0,3053 0,2408 0,1881 0,1435 0,1048 0,0706 0,0400
500 1,2395 0,7771 0,5778 0,4611 0,3781 0,3138 0,2611 0,2165 0,1779 0,1438 0,1132
550 1,3083 0,8460 0,6467 0,5301 0,4472 0,3828 0,3302 0,2857 0,2471 0,2130 0,1825
600 1,3738 0,9115 0,7123 0,5956 0,5128 0,4485 0,3959 0,3514 0,3129 0,2788 0,2484
650 1,4362 0,9740 0,7748 0,6581 0,5753 0,5111 0,4585 0,4141 0,3756 0,3415 0,3111
700 1,4959 1,0337 0,8345 0,7179 0,6351 0,5709 0,5184 0,4740 0,4355 0,4015 0,3711
750 1,5531 1,0909 0,8918 0,7752 0,6924 0,6282 0,5757 0,5313 0,4928 0,4589 0,4285
800 1,6081 1,1459 0,9467 0,8302 0,7475 0,6833 0,6308 0,5864 0,5479 0,5140 0,4836
850 1,6609 1,1988 0,9996 0,8831 0,8004 0,7362 0,6838 0,6394 0,6009 0,5670 0,5367
900 1,7119 1,2497 1,0506 0,9341 0,8514 0,7872 0,7348 0,6904 0,6520 0,6181 0,5877
950 1,7611 1,2989 1,0998 0,9833 0,9006 0,8365 0,7841 0,7397 0,7013 0,6674 0,6371

1000 1,8087 1,3465 1,1474 1,0309 0,9482 0,8841 0,8317 0,7873 0,7489 0,7150 0,6847
1050 1,8547 1,3926 1,1935 1,0770 0,9943 0,9302 0,8778 0,8335 0,7951 0,7612 0,7309
1100 1,8993 1,4372 1,2381 1,1217 1,0390 0,9749 0,9225 0,8781 0,8398 0,8059 0,7756
1150 1,9427 1,4805 1,2815 1,1650 1,0824 1,0182 0,9658 0,9215 0,8831 0,8493 0,8190
1200 1,9848 1,5226 1,3236 1,2071 1,1245 1,0604 1,0080 0,9637 0,9253 0,8914 0,8611
1250 2,0258 1,5636 1,3646 1,2481 1,1655 1,1014 1,0490 1,0047 0,9663 0,9324 0,9022
1300 2,0657 1,6035 1,4045 1,2880 1,2054 1,1413 1,0889 1,0446 1,0062 0,9724 0,9421
1350 2,1046 1,6424 1,4434 1,3269 1,2443 1,1802 1,1278 1,0835 1,0452 1,0113 0,9810
1400 2,1425 1,6804 1,4813 1,3649 1,2823 1,2182 1,1658 1,1215 1,0831 1,0493 1,0190
1450 2,1796 1,7175 1,5184 1,4020 1,3193 1,2552 1,2029 1,1586 1,1202 1,0864 1,0561
1500 2,2159 1,7537 1,5546 1,4382 1,3556 1,2915 1,2391 1,1948 1,1565 1,1226 1,0924
1550 2,2515 1,7892 1,5901 1,4736 1,3910 1,3269 1,2746 1,2303 1,1919 1,1581 1,1278
1600 2,2863 1,8239 1,6248 1,5084 1,4257 1,3616 1,3093 1,2650 1,2266 1,1928 1,1625
1650 2,3205 1,8580 1,6588 1,5424 1,4597 1,3956 1,3433 1,2990 1,2606 1,2268 1,1965
1700 2,3541 1,8914 1,6922 1,5757 1,4931 1,4290 1,3766 1,3323 1,2940 1,2601 1,2298

s0 = 0,1618 kJ/(kg K) bei p0 =1,01325 bar, ϑ0 = 0 °C

Quelle: [2.15], berechnet mit Software der FH Zittau/Görlitz [2.8]
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A12 Eigenschaften ausgewählter Brennstoffe

Fettkohle Flammkohle Braunkohle Diesel Benzin
(Heizöl)

c 0,813 0,729 0,280 0,859 0,837
h 0,045 0,047 0,020 0,135 0,143
s 0,007 0,016 0,003 0,004 –
o 0,040 0,088 0,101 0,002 0,020
n 0,015 0,015 0,003 – –
w 0,035 0,040 0,555 – –
a 0,045 0,065 0,038 – –
lmin 10,7548 9,6883 3,4841 14,5199 14,4465
mR 11,7548 10,6883 4,4841 15,5199 15,4465
mRt 11,2727 10,2003 3,7504 14,3139 14,1685
xCO2 0,2544 0,2515 0,2308 0,2028 0,1985
xH2O 0,0433 0,0433 0,1650 0,0777 0,0827
xSO2 0,0012 0,0030 0,0013 0,0005 0,0000
xN2* 0,7011 0,7022 0,6029 0,7190 0,7187
hu 32,1 28,4 8,06 42,9 42,6 MJ/kg
ho 33,2 29,5 9,85 45,8 45,7 MJ/kg
M 30,5865 30,2485 28,1775 29,0199 28,8755 kg/kmol
R 274,10 274,87 295,07 286,51 287,94 J/(kg K)
c, h, s, o, n, w, a sind Massenanteile von c Kohlenstoff, h Wasserstoff, s Schwefel, o Sauerstoff, n Stickstoff, w Wasser

und a Asche aus der Elementaranalyse.

Erdgas
L H

rCH4 0,82 0,93
rC2H6 0,02 0,03
rC3H8 0,01 0,01
rC4H10 – 0,01
rN2 0,14 0,01
rCO2 0,01 0,01
Lmin 8,399 9,9261
nR 9,4190 10,9661
yCO2 0,09555 0,09757
yH2O 0,18473 0,18603
yN2* 0,71972 0,71640
xCO2 0,1513 0,1544
xH2O 0,1197 0,1205
xN2* 0,7290 0,7251
lmin 13,1058 16,3666
hu 38,1 47,6 MJ/kg
ho 43,3 54,1 MJ/kg
R 299,12 298,92 J/(kg K)

rCH4 Raumanteil der Komponente CH4 usw.

Quelle  [11.1, 11.2]
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A13 Vereinfachte Berechung der Dissoziation bei Verbrennungsgasen

Die Berechnung des Einflusses der Dissoziation auf die energetischen Zustandsgrößen erfolgt mit den Molanteilen der
Abgaskomponenten N2, O2, H2O, CO2 und Argon, die sich bei einer vollständigen Verbrennung ergeben. Sie müssen des-
halb aus der Zusammensetzung des Brennstoffes und dem Luftverhältnis bestimmt werden. Für die Berechnung benötigt
man folgende Koeffizienten:

j Bildung von Aj Bj Cj Dj Ej

1 CO 20413,2000 –121,12942 –2,3453083 –50,636299 15286,520900
2 H2 1075,5000 –110,86692 –7,8417487 133,415642 11730,467100
3 OH 165,9500 –71,48746 –2,2490905 25,186055 5055,207350
4 H 1491,7500 –100,63335 –0,4329800 173,044050 9391,465870
5 O 3235,3400 –112,78711 –2,6219344 66,047347 12346,247600
6 NO 4,5542 –40,17426 –0,6735244 7,133113 1602,320628

Gültigkeitsbereich: yO2 > 0,01 (ca. l > 1,05) und J > 700 °C
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    Temp. Benzin Heizöl
°C kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)

ϑ cp pc h s0 cp pc h s0

0 1,0567 1,0567 206,91 0,3304 1,0515 1,0515 194,40 0,2988
10 1,0591 1,0579 217,49 0,3684 1,0539 1,0527 204,93 0,3367
20 1,0616 1,0592 228,09 0,4052 1,0564 1,0539 215,48 0,3733
30 1,0640 1,0604 238,72 0,4408 1,0588 1,0551 226,06 0,4088
40 1,0664 1,0616 249,37 0,4754 1,0613 1,0564 236,66 0,4432
50 1,0688 1,0628 260,05 0,5090 1,0637 1,0576 247,28 0,4766
60 1,0712 1,0640 270,75 0,5416 1,0662 1,0588 257,93 0,5090
70 1,0737 1,0652 281,47 0,5733 1,0686 1,0600 268,61 0,5406
80 1,0761 1,0664 292,22 0,6042 1,0711 1,0613 279,31 0,5713
90 1,0786 1,0676 302,99 0,6343 1,0736 1,0625 290,03 0,6013

100 1,0811 1,0688 313,79 0,6636 1,0761 1,0637 300,78 0,6305
120 1,0862 1,0713 335,46 0,7202 1,0812 1,0662 322,35 0,6868
140 1,0914 1,0738 357,24 0,7742 1,0864 1,0687 344,03 0,7406
160 1,0967 1,0763 379,12 0,8259 1,0918 1,0713 365,81 0,7920
180 1,1022 1,0789 401,11 0,8755 1,0973 1,0739 387,70 0,8414
200 1,1078 1,0815 423,21 0,9233 1,1029 1,0765 409,70 0,8890
220 1,1136 1,0841 445,42 0,9692 1,1087 1,0792 431,82 0,9347
240 1,1194 1,0868 467,75 1,0136 1,1146 1,0819 454,05 0,9789
260 1,1255 1,0896 490,20 1,0565 1,1206 1,0846 476,40 1,0217
280 1,1316 1,0924 512,77 1,0981 1,1267 1,0874 498,88 1,0630
300 1,1378 1,0952 535,46 1,1384 1,1329 1,0902 521,47 1,1032
350 1,1535 1,1024 592,74 1,2342 1,1486 1,0974 578,51 1,1986
400 1,1694 1,1098 650,81 1,3238 1,1645 1,1048 636,34 1,2878
450 1,1853 1,1173 709,68 1,4082 1,1803 1,1123 694,95 1,3718
500 1,2009 1,1249 769,34 1,4879 1,1958 1,1199 754,36 1,4512
600 1,2309 1,1401 890,94 1,6358 1,2257 1,1351 875,45 1,5985
700 1,2588 1,1551 1015,45 1,7708 1,2533 1,1500 999,42 1,7329
800 1,2841 1,1696 1142,61 1,8952 1,2784 1,1645 1126,03 1,8567
900 1,3070 1,1836 1272,19 2,0106 1,3010 1,1785 1255,02 1,9716

1000 1,3274 1,1970 1403,93 2,1183 1,3212 1,1918 1386,16 2,0789
1100 1,3457 1,2097 1537,60 2,2194 1,3393 1,2044 1519,20 2,1795
1200 1,3620 1,2217 1673,00 2,3146 1,3553 1,2163 1653,94 2,2742

Zusammensetzung: c h s o n w a
Benzin 0,837 0,143 - 0,020 - - -
Heizöl 0,859 0,135 0,004 0,002 - - -

A14 Zustandsgrößen stöchiometrischer Verbrennungsgase

Quelle  [2.11 und 11.1]

Die Stoffwerte gelten beim Druck von p0 = 1,01325 bar.

Ohne Berücksichtigung der Dissoziation
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A14 Zustandsgrößen stöchiometrischer Verbrennungsgase

Ohne Berücksichtigung der Dissoziation (Fortsetzung)

      Temp. Steinkohle Erdgas
°C kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/(kg K) kJ/kg kJ/(kg K)

ϑ cp pc h s0 cp pc h s0

0 1,0567 1,0567 206,91 0,3304 1,0515 1,0515 194,40 0,2988
0 0,9973 0,9973 85,56 0,0343 1,0115 1,0115 108,30 0,0838

10 1,0003 0,9988 95,55 0,0702 1,0145 1,0130 118,43 0,1202
20 1,0031 1,0003 105,56 0,1050 1,0174 1,0145 128,59 0,1555
30 1,0060 1,0017 115,61 0,1387 1,0202 1,0159 138,77 0,1897
40 1,0088 1,0031 125,68 0,1713 1,0231 1,0173 148,99 0,2228
50 1,0117 1,0046 135,79 0,2031 1,0259 1,0188 159,24 0,2550
60 1,0145 1,006 145,92 0,2340 1,0288 1,0202 169,51 0,2863
70 1,0173 1,0074 156,08 0,2640 1,0316 1,0216 179,81 0,3168
80 1,0201 1,0088 166,26 0,2933 1,0344 1,0230 190,14 0,3465
90 1,0228 1,0102 176,48 0,3218 1,0372 1,0245 200,50 0,3754

100 1,0256 1,0116 186,72 0,3496 1,0400 1,0259 210,89 0,4036
120 1,0312 1,0144 207,29 0,4033 1,0457 1,0287 231,74 0,4581
140 1,0368 1,0172 227,97 0,4546 1,0514 1,0315 252,71 0,5101
160 1,0425 1,0200 248,76 0,5038 1,0571 1,0344 273,80 0,5599
180 1,0483 1,0228 269,67 0,5510 1,0630 1,0372 295,00 0,6078
200 1,0542 1,0257 290,70 0,5964 1,0689 1,0401 316,32 0,6538
220 1,0601 1,0285 311,84 0,6401 1,0750 1,0430 337,75 0,6982
240 1,0662 1,0314 333,10 0,6824 1,0811 1,0459 359,32 0,7410
260 1,0723 1,0343 354,49 0,7233 1,0873 1,0489 381,00 0,7825
280 1,0784 1,0373 375,99 0,7629 1,0935 1,0518 402,81 0,8226
300 1,0846 1,0402 397,62 0,8013 1,0998 1,0548 424,74 0,8616
350 1,1002 1,0477 452,24 0,8926 1,1157 1,0624 480,13 0,9542
400 1,1158 1,0552 507,65 0,9782 1,1315 1,0700 536,31 1,0410
450 1,1312 1,0628 563,82 1,0587 1,1471 1,0777 593,27 1,1226
500 1,1462 1,0704 620,76 1,1348 1,1624 1,0854 651,01 1,1998
600 1,1745 1,0854 736,81 1,2759 1,1913 1,1007 768,71 1,3429
700 1,2003 1,100 855,57 1,4047 1,2176 1,1155 889,18 1,4735
800 1,2234 1,114 976,78 1,5232 1,2413 1,1298 1012,15 1,5938
900 1,2438 1,1273 1100,15 1,6331 1,2622 1,1434 1137,34 1,7053

1000 1,2617 1,1399 1225,45 1,7356 1,2808 1,1562 1264,51 1,8093
1100 1,2775 1,1517 1352,43 1,8316 1,2971 1,1683 1393,43 1,9068
1200 1,2914 1,1628 1480,89 1,9219 1,3115 1,1796 1523,87 1,9985

Zusammensetzung: c h s o n w a
Steinkohle: 0,813 0,045 0,007 0,040 0,015 0,035 0,045

Erdgas: rCH4 = 0,82 rC2H6 = 0,02 rCO2 = 0,01 rC3H8 = 0,01 rN2 = 0,14

Die Stoffwerte gelten beim Druck von p0 = 1,01325 bar.

Quelle  [2.11 und 11.1]
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A15 Zustandsgrößen des dissoziierten Verbrennungsgases von Heizöl

Unter Berücksichtigung der Dissoziation mit dem Luftverhältnis λ = 1,2

Druck: p0 3 bar 10 bar 50 bar nicht diss. p0 3 bar 10 bar 50 bar nicht diss.
   ϑ in °C cp in J/(kg K) h in J/kg

0 1,0440 1,0440 1,0440 1,0440 1,0440 163,76 163,76 163,76 163,76 163,76
20 1,0482 1,0482 1,0482 1,0482 1,0482 184,68 184,68 184,68 184,68 184,68
40 1,0525 1,0525 1,0525 1,0525 1,0525 205,69 205,69 205,69 205,69 205,69
60 1,0568 1,0568 1,0568 1,0568 1,0568 226,78 226,78 226,78 226,78 226,78
80 1,0612 1,0612 1,0612 1,0612 1,0612 247,96 247,96 247,96 247,96 247,96

100 1,0658 1,0658 1,0658 1,0658 1,0658 269,23 269,23 269,23 269,23 269,23
150 1,0777 1,0777 1,0777 1,0777 1,0777 322,81 322,81 322,81 322,81 322,81
200 1,0906 1,0906 1,0906 1,0906 1,0906 377,02 377,02 377,02 377,02 377,02
250 1,1044 1,1044 1,1044 1,1044 1,1044 431,89 431,89 431,89 431,89 431,89
300 1,1190 1,1190 1,1190 1,1190 1,1190 487,47 487,47 487,47 487,47 487,47
350 1,1341 1,1341 1,1341 1,1341 1,1341 543,80 543,80 543,80 543,80 543,80
400 1,1493 1,1493 1,1493 1,1493 1,1493 600,88 600,88 600,88 600,88 600,88
450 1,1646 1,1646 1,1646 1,1646 1,1645 658,73 658,73 658,73 658,73 658,73
500 1,1796 1,1796 1,1796 1,1796 1,1795 717,34 717,34 717,34 717,34 717,33
600 1,2084 1,2084 1,2084 1,2084 1,2083 836,75 836,75 836,75 836,75 836,74
700 1,2351 1,2351 1,2351 1,2351 1,2348 958,94 958,94 958,94 958,94 958,91
800 1,2597 1,2597 1,2597 1,2597 1,2589 1083,70 1083,70 1083,70 1083,70 1083,62
900 1,2821 1,2821 1,2821 1,2821 1,2805 1210,81 1210,81 1210,81 1210,80 1210,61

1000 1,3029 1,3028 1,3027 1,3026 1,2997 1340,07 1340,06 1340,06 1340,05 1339,64
1100 1,3223 1,3221 1,3219 1,3217 1,3169 1471,34 1471,32 1471,30 1471,28 1470,48
1200 1,3413 1,3406 1,3401 1,3396 1,3322 1604,52 1604,45 1604,40 1604,35 1602,95
1300 1,3609 1,3592 1,3579 1,3569 1,3458 1739,62 1739,44 1739,30 1739,18 1736,86
1400 1,3832 1,3792 1,3764 1,3740 1,3579 1876,78 1876,34 1876,00 1875,72 1872,06
1500 1,4116 1,4028 1,3967 1,3918 1,3688 2016,45 2015,39 2014,63 2014,00 2008,40
1600 1,4522 1,4336 1,4209 1,4113 1,3786 2159,50 2157,13 2155,45 2154,13 2145,78
1700 1,5142 1,4771 1,4523 1,4339 1,3875 2307,58 2302,51 2299,02 2296,34 2284,10
1800 1,6117 1,5416 1,4954 1,4619 1,3956 2463,47 2453,19 2446,25 2441,05 2423,26
1900 1,7646 1,6387 1,5566 1,4982 1,4029 2631,65 2611,81 2598,61 2588,93 2563,19
2000 1,9985 1,7836 1,6445 1,5467 1,4096 2818,77 2782,30 2758,29 2740,98 2703,82
2100 2,3451 1,9953 1,7696 1,6120 1,4157 3034,14 2970,24 2928,42 2898,61 2845,09
2200 2,8390 2,2957 1,9443 1,7001 1,4214 3289,88 3183,03 3113,19 3063,77 2986,94
2300 3,5142 2,7077 2,1826 1,8174 1,4266 3600,44 3429,93 3317,98 3238,95 3129,35
2400 4,3963 3,2529 2,4986 1,9710 1,4314 3981,19 3721,64 3549,29 3427,27 3272,25
2500 5,4941 3,9473 2,9054 2,1680 1,4359 4445,74 4069,31 3814,52 3632,43 3415,61
2600 6,7900 4,7962 3,4126 2,4153 1,4400 5002,32 4482,99 4121,37 3858,65 3559,41
2700 8,2350 5,7898 4,0246 2,7183 1,4439 5650,00 4969,43 4477,04 4110,42 3703,61

Zusammensetzung des Rauchgases:
N2 O2 CO2 SO2 Ar

Molanteile: 0,73977 0,03308 0,12580 0,00032 0,00885
Massenanteile: 0,71457 0,03649 0,17083 0,00043 0,01219

Zusammensetzung des Heizöls: c h s o
0,859 0,135 0,004 0,002

Quelle  [2.11 und 11.1]
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B1 Mollier-h,s-Diagramm für Wasserdampf

Quelle: Berechnet nach  IAPWS-IF97 [2.17]

spezifische Entropie s in kJ/(kg K)

0,80

0,
07

sp
ez

ifi
s c

he
 E

nt
ha

lp
ie

 h
 in

 k
J/

kg

6,56,02000

2100

0,75

2200

2300

2400

7,0

2500

2600

40

2700

50

2800
2030

5
10

4
3

2

150 °C

200 °C

450 °C

3100

3000

2900

3200

3300

250 °C

300 °C

400 °C

350 °C

0.
01

6

700 °C

3500

3400

0.
01

210
00

 b
ar

3600

3700

3800
0.

00
6 

m
 /k

g

0.
00

8

0.
01

03

750 °C80
0 °

C 50
0

0.
01

4
40

0

0.
04

550 °C

500 °C
0,

03

0.
01

8
0.

02
0

0.
02

2
0.

02
4

0.
02

6
20

0

30
0

600 °C

0,
06

0,
05

650 °C

10
0

20
22

24
26

30
40

14
16

18
12

50
60

70

7,5

0,85 Mollier-h-s-Diagramm

an der Fachhochschule beider Basel

Prof. Dr. Peter von Böckh

für Wasserdampf
erstellt nach IAPWS-IF97

8,0 8,5

© 1999 Abteilung Maschinenbau

0,90

0,01 barx = 0,95

0,2

1 bar

0,5
0,4

0,3

100 °C

0,02

0,050,1 bar
50 °C

0,04
0,03

8
9

10
6

7
4

5
3

2,
0

2,
2

2,
4

2,
6

1,
8

4
1,

6

0,
18

0,
08

0,
09

0.
12

0,
14

0,
10

0,
16

50 40

0,
20

0,
22

0,
24

0,
26

0,
30

30 20

0,
4

1,
0

0,
5

0,
6

0,
7

0,
8

0,
9

10

1,
2

1,
4

5



Anhang 367

B2 T,s-Diagramm des Wassers

Quelle: FH Zittau/Görlitz, berechnet nach  IAPWS-IF97 [2.14]
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B3 h,x-Diagramm feuchter Luft bis 100 °C
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B4 h,x-Diagramm feuchter Luft bis 60 °C
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B5 log p,h-Diagramm des Ammoniaks

Quelle: [2.16] FH Zittau/Görlitz
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B6 log p,h-Diagramm des Propans

Quelle: [2.16] FH Zittau/Görlitz
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Quelle: [2.16] FH Zittau/Görlitz

B7 log p,h-Diagramm des Iso-Butans
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Quelle: [2.16] FH Zittau/Görlitz

B8 log p,h-Diagramm des Frigens R134a
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Mollier-h,x-Diagramm 268
übersättigte 267
ungesättigte 263, 267

Feuchtkugeltemperatur 279
Fließprozesse

stationäre 90
Fluid 23
flüssige Phase 17
Flüssigkeitsmanometer 28
Flüssigkeitsnebel 267
Flüssigkeitssäule 28
Formulierung von Clausius 102
Formulierung von Kelvin 102
freie Enthalpie 123
freie innere Energie 123
Frischdampf 181
Fundamentalgleichung 123

G
gasförmige Phase 17
Gaskonstante

einer Gasmischung 56
individuelle 44
universelle 44

Gasmischungen 54
Gasthermometer 30
Gasturbine

geschlossene 218
offene 218

Gay-Lussac 43
Gesamtenthalpie im Fluidstrom 90
geschlossenes System 16
Gewichtskraft 68
Gibbs-Funktion 123
Gleichdruckverbrennung 213
Gleichgewicht 18
Gleichgewichtszustand 18, 105
Gleichraumverbrennung 209
Grenzdruckkurven 33
GuD-Kraftwerk 234

H
Hauptsatz

zweiter 101
heterogen 17
heterogenes System 17
homogen 17
homoges System 17

Hubraum 207
Hubvolumen 207
hydrostatischer Spannungszu-

stand 27

I
ideales Gas 43
Impulssatz 20
Indikatordiagramm 208
indizierte Arbeit 208
indizierte Leistung 208
indizierter Wirkungsgrad 163
innere Dissipation 72
innere Energie 31, 74

chemische 75
freie 123
nukleare 75
spezifische 39, 40, 75
thermische 75

innerer Wirkungsgrad 176
intern reversible Prozesse 105
irreversibel 72, 103
Irreversibilität des Wärmeüber-

gangs 137
isenstroper Wirkungsgrad 163
isenthalpe Zustandsänderung 166
isentrope Zustandsänderung 168
isentrope Zustandsänderung idealer

Gase 129
Isentropenexponent 46
isobare Zustandsänderung 19
isochore Zustandsänderung 19, 166
isoliertes System 16
isotherme Zustandsände-

rung 19, 164

J
Jahresarbeitszahl 253
Joule-Brayton-Prozess 219
Joule-Thomson-Effekt 167
Jouleprozess 218

K
Kaltdampfprozess 244
Kälteanlage 108
Kältemittel

azeotrope 241, 242
zeotrope 242

Kaltgasprozess 256
Kaltgasprozess mit

Rekuperation 258
Kaltluftmaschine

ideale 256
kanonische Zustandsgleichung 123
Kelvin-Planck-Formulierung 105
Kelvin-Skala 43
Kelvin-Temperaturskala 109

kinetische Energie 68
Kolbenarbeit 73
Kolbenkompressoren 207
Kombikraftwerk 234
Kompressionsverhältnis 210
Kompressionsvolumen 207
Kondensationsdruck 34
Kondensationslinie 32, 33
Kondensationstemperatur 34
Kondensator 182
Kontrollraum 16, 84
Korrespondenzprinzip 50
Kraft-Wärme-Kopplung 236
Kraft-Wärme-Kopplungs-

kraftwerk 203
Kraftmaschinen 162
Kreisprozess 18, 102
kritische Temperatur 34
kritischer Druck 34
kritischer Punkt 34
Kühlgrenztemperatur 279
Kühlwasseranlage 181

L
Leistung

indizierte 208
mechanische 69

momentan übertragene 69
Leistungsbilanz 81
Leistungsbilanzgleichung 89
Leistungsgrad 108, 163

der Kältemaschine 163
der Wärmepumpe 164

Leistungskoeffizient 108
Leistungszahl

der Kältemaschine 245
Leistungszahlen

der Wärmepumpe 245
Leistungsziffer 108

einer Kälteanlage 108
einer Wärmepumpe 108

linksläufiger Carnot-Prozess 240
log(p),h-Diagramm 242

M
Mantelstromtriebwerk 234
Mariotte 43
Masse 17
Massenanteil 54
Massenanteil der Dampfphase 25
Massenbilanz 84
Massenerhaltungssatz

für offene Systeme 85
Massenstrom 85
mechanische Leistung 69
mechanischer Wirkungs-

grad 163, 208
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mehrstufige Verdichtung 177
Methodik 20
Mischung

idealer Gase 54
realer Gase 64

Mischung feuchter Luftmassen 273
Mischvorwärmer 193
Mischvorwärmer-Entgaser 193
Molanteil 54
Mollier-h,s-Diagramm 124, 125
Mollier-h,x-Diagramm

Randmaßstab 277
Mollier-h,x-Diagramm feuchter

Luft 268
Molmasse 55
Molvolumen 25
Molzahl 54

N
Nassdampfgebiet 32
natürliche Ausgleichsvorgänge 18
natürliche Trocknung 281
Nebelgebiet-Isotherme 277
Nettoenergietransfer 76
Normalspannung 27
Normierung 69
Normzustand

physikalischer 44
Nullpunkt

absoluter 109
nullter Hauptsatz der Thermodyna-

mik 30
Nutzarbeit 72

O
Oberflächenvorwärmer 196
offenes System 16
Ottomotor 207
Ozonabbaupotential 243

P
p-v-Diagramm 35
p-v-T-Fläche 32
Partialdruck 56, 263
Perpetuum mobile

erster Art 15
zweiter Art 15, 102

Phase 24
feste 17

Phasengrenzen 17
Phasenübergänge 35
polytrope Wärmekapazität 172
polytrope Zustandsände-

rung 47, 171
Polytropen 71
Polytropenexponent 47, 71, 171
potentielle Energie 68
Propellertriebwerk 234
Prozess 20

linksläufiger 108
stationärer 18

Prozesse
intern reversible 105
quasistatische 105
reversible 104
Richtung der 99

Prozessgröße 17, 68
p,T-Diagramm 33

Q
quasistatische Zustandsände-

rung 18, 70

R
reales Gas 43, 50
Realgasfaktor 50
Redlich-Kwong 52
Regenerationsgrad 225
regenerative Vorwärmung 181, 192
regenerativer Wärmeaustausch 224
Regenerativprozess 224
Regenerator 224
reiche Lösung 261
Rekuperation

Kaltdampfprozess mit 248
Kaltgasprozess mit 258

Rekuperator 225
relativer Feuchte

Druckabhängigkeit 270
Reservoir

thermisches 102
reversibel 103
Reversierbetrieb

Verdampfer im 253
Richtung der Mischgeraden 277

S
Sankey-Diagramme 158
Sättigungsdruck 34
Sättigungstemperatur 34
Sättigungszustand 34
Schmelzdruck 34
Schmelzdruckkurve 33
Schmelzlinie 32
Schmelztemperatur 34
Schub des Triebwerks 232
Schubdüse 232
Schubspannung 27
Siedelinie 32
Speisewasserpumpe 182
spezifische Entropie 117
spezifische Größen 18
spezifische Wärmekapaziät

isobare 40
spezifische Wärmekapazität

isochore 40
spezifisches Volumen 18, 24

ungesättigter feuchter Luft 265

stationärer Prozess 18
Strömungsmaschinen 162
Sublimationsdruck 34
Sublimationsdruckkurve 33
Sublimationsgebiet 32
System 16

abgeschlossenes 16
adiabates 16
arbeitsdichtes 16
geschlossenes 16
heterogenes 17
homogenes 17
isoliertes 16
offenes 16

Systemgrenze 16

T
Taubildung 272
Taupunkt 272
Temperatur 17, 29, 30
Temperaturmessung 30
Temperaturskala 109

stoffunabhängige 31
thermodynamische 109

Temperaturverhältnis 221
Theorem korrespondierender Zustän-

de 50
thermische Kreisprozesse 162
thermischer Wirkungsgrad 163
thermisches Gleichgewicht 29
thermisches Reservoir 102
Thermodynamik

klassische 15
phänomenologische 15
statistische 15

thermodynamische Temperaturska-
la 109

thermodynamisches Gleichgewicht
vollständiges 18

Thermometer 30
Totalenthalpie 90

spezifische 90
Totalenthalpie im Fluidstrom 90
Treibhauspotential 244
Triebwerksprozess 231
Tripeldruck 34
Tripeltemperatur 34
Trocknung 281

durch erwärmte Luft 282
natürliche 281

Trocknungsverfahren
mehrstufige 285

T,s-Diagramm 124
idealer Gase 127

Turbine 182
Turbostrahltriebwerk 231
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U
Überdruck 27
Überhitzer 184
übersättigte Luft 267
Umgebung 16, 142
Umkehrbarkeit der Prozesse 103
Umkehrung des Clausius-Rankine-

Prozesses 244
Umwelt 142
Ungleichgewichtszustände 100
unterkühlte Flüssigkeit 35

V
van der Waals 51
Verdampfungsdruck 34
Verdampfungsenthalpie 39
Verdampfungstemperatur 34
Verdichtung

reversible isotherme 229
Verdrängermaschinen 162
Verdrängungsarbeit 73
Verdunstung 278
Verschiebearbeit 74
Viertaktmotor 207
Virialkoeffizienten 50
vollständiges thermodynamisches

Gleichgewicht 18
Volumen 17

kritisches spezifisches 34
spezifisches 18, 24

Volumenänderungsarbeit 70
Vortriebswirkungsgrad 233
Vorzeichenkonvention 69, 75

W
Wärme 75
Wärmeausdehnungskoeffizient 43
Wärmekapazität

bei konstantem Druck
spezifische 40

bei konstantem Volumen
spezifische 40

polytrope 172
Wärmekraftmaschinen 106
Wärmekraftprozess 106
Wärmepumpe 108, 253
Wärmequelle 102
Wärmerekuperation 248
Wärmesenke 102
Wärmestrom 76, 135
Wassernebel 267
Wassernebelgebiet 269
Wechselwirkung

thermische 30
Wirkungsgrad 110

Carnot- 110
effektiver 106, 208

exergetischer 156, 158
innerer 163, 176
isentroper 163
isentroper, einer Arbeitsmaschi-

ne 163
mechanischer 105, 163, 208
thermischer 106, 163

Z
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Zusammensetzung 17
Zustand 17
Zustand des Gleichgewichts 18
Zustand eines Systems 17
Zustandsänderung 18, 20

isenthalpe 166
isentrope 128, 168

idealer Gase 129
isobare 19
isochore 19, 166
isotherme 19, 164
nicht statische 19
polytrope 47, 171
quasistatische 70

Zustandsänderungen
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Deutsch-Englisch-Glossar

A
Abgas flue gas
Abgasverlust flue gas loss
Abgaswirkungsgrad flue gas efficiency
Absorber absorbent
Absorptionskältemaschine absorption refrigeration system
adiabat adiabatic
adiabate Flammentemperatur adiabatic flame temperature
Anergie, spezifische anergy, specific
Arbeit work

effektive effective work
Arbeitsfähigkeit work availability
Arbeitszahl COP (coefficient of performance)
Aspirationspsychrometer sling psychrometer
Ausschiebearbeit flow work at outlet
Ausgleichsprozesse development of equilibrium

natürliche spontaneouse

B
Bilanzgleichung equation of balance
Brennraum clearance volume
Brennstoff fuel
Brennstoffwirkungsgrad fuel efficiency
Brennstoffzelle fuel cell
Brennwert upper heating value

C
Carnot-Wirkungsgrad Carnot efficiency
chemische Reaktion chemical reaction

D
Dampfdruckkurve steam pressure curve
Dampferzeuger steam generator
Dampfkraftprozess steam power process
Dampfkraftwerk steam power plant
Dampfkreisprozess steam power cycle
Desublimationsdruck desublimation pressure
Desublimationstemperatur desublimation temperature
diabat diabatic
Dichte density
Dieselprozess Diesel cycle

idealer Vergleichsprozess air-standard Diesel cycle
Diffusor diffuser
Dissipation dissipation
Dissipationsarbeit work of dissipation
Dissipationsenergie energy of dissipation
Druck pressure
effektiver mittlerer mean effective pressure

E
effektiver Druck mean effective pressure
Einphasengebiet single phase zone, single phase region
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Einschiebearbeit flow work at inlet
Einspritzverhältnis cutoff ratio
Elementaranalyse ultimate analysis
Energieanalyse energy balance

im geschlossenen System for closed systems
im offenen System for control volumes

Energiebilanz energy balance
Energieentwertung energy degradation
Energieerhaltungssatz conservation of energy principle
Energierückgewinn energy recovery
Enthalpie enthalpy
Entropie entropy
Entropiebilanz entropy balance

im geschlossenen System for closed systems
im offenen System for control volumes

Erhaltung der Energie conservation of energy
im geschlossenen System for closed systems
im offenen System for control volumes

Erhaltung der Masse conservation of mass
Erstarrungsdruck solidification pressure
Erstarrungstemperatur solidification temperature
erster Hauptsatz der Thermodynamik first law of thermodynamics

für geschlossene Systeme for closed systems
für offene Systeme for control volumes

Exergie availabilitiy
Exergieanalyse availabilitiy analysis
Exergieverlust availabilitiy destruction

F
Fernheizung district heating
Feuchte humidity

absolute humidity ratio (specific humidity)
relative relative humidity

feuchte Luft moist air
gesättigte saturated

flüssige Phase liquid phase
Flüssigkeitssäule liquid column
Frischdampf live steam

G
gasförmige Phase gas phase
Gaskonstante gas constant

einer Gasmischung of an gas mixture
individuelle individual
universelle universal

Gasmischungen gas mixtures
Gleichgewichtszustand equilibrium state
Grenzdruckkurven pressure temperature diagram
GuD-Kraftwerk combined cycle

H
Heizwert lower heating value
Hub stroke
Hubraum piston displacement

J
Jouleprozess air-standard Brayton cycle
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I
ideales Gas ideal gas
innere Energie internal energy
Irreversibilität irreversibility
Isentropenexponent specific heat relations

K
Kaltdampfprozess vapour-compression refrigeration
Kaltgasprozess gas-compression refrigeration
kinetische Energie kinetic energy
Kombikraftwerk (GuD-Kraftwerk) combined cycle power plant
Kompressionsverhältnis compression ratio
Kompressionsvolumen compression volume
Kondensationsdruck condensation pressure
Kondensationstemperatur condensation temperature
Kondensator condenser
Kontrollraum control volume
Kraft-Wärme-Kopplung cogeneration
Kraft-Wärme-Kopplungskraftwerk cogeneration power plant
Kreisprozess thermodynamic cycle
kritische Temperatur critical temperature
kritischer Druck critical pressure
kritischer Punkt critical point
Kühlgrenztemperatur wet-bulb temperature
Kühlwasseranlage cooling water plant

L
Leistung power
Leistungsbilanz power balance
Leistungsziffer coefficient of performance, COP
Leistungsgrad coefficient of performance, COP

der Kälteanlage refrigerator COP
der Wärmepumpe heat pump COP

Luftverhältnis air-fuel ratio

M
Massenanteil mass fraction, mass ratio
Massenanteil der Dampfphase mass ratio of vapor phase, steam quality
Massenbilanz mass balance
Massenerhaltungssatz conservation of mass principle
Massenstrom mass flow rate
Massenstrombilanz mass flow rate balance
Mindestluftmasse stoichiometric air-fuel ratio
Mischvorwärmer direct contact heater
Molanteil mole fraction
Molmasse molecular weight
Molvolumen molecular volume

N
Nassdampfgebiet wet steam zone
Normalspannung normal stress
Normzustand standard state
nullter Hauptsatz der Thermodynamik zeroth law of thermodynamics

O
Oberflächenvorwärmer surface heater
offenes System control volume
Ottoprozess Otto cycle

idealer Vergleichsprozess air-standard Otto cycle



386 Sachverzeichnis

P
p,T-Diagramm pressure-temperature diagram
p,v-Diagramm pressure-specific volume diagram
p,v,T-Fläche p,v,T-surface
Partialdruck partial pressure
Phasengrenze phase boundary
Phasenübergang phase change
Polytropenexponent polytropic exponent
potentielle Energie potential energy
Prozess process

intern reversibler internally reversible process
irreversibler irreversible process
linksläufiger refrigeration and heat pump process
quasistatischer quasistatic process
rechtsläufiger power cycle
stationärer stationary process

Prozessgröße process variables

R
Rauchgas flue gas
reales Gas real gas
Realgasfaktor real gas coefficient
Regenerationsgrad regenerator efficiency
Regenerativprozess regeneration cycle
Regenerator recuperator
regerative Vorwärmung regenerative heating in steam turbine cycle
Reservoir, thermisches thermal reservoir

S
Sättigungsdruck saturation pressure
Sättigungstemperatur saturation temperature
Sättigungszustand state of saturation
Schmelzdruck melting pressure
Schmelzdruckkurve melting pressure line
Schmelzgebiet solid-liquid zone
Schmelztemperatur melting temperature
Schub des Triebwerks thrust of a jet engine
Schubspannung sheer stress
Speisewaser feed water
Speisewasserpumpe feed water pump
spezifische Wärmekapaziät specific heat
spezifisches Volumen specific volume
Sublimationsdruck sublimation pressure
Sublimationsdruckkurve sublimation pressure line
Sublimationsgebiet solid-vapor zone
System system

abgeschlossenes isolated
geschlossenes closed
offenes (open) control volume

Systemgrenze system boundary

T
T,s-Diagramm temperature-entropy diagram
Taupunkt dew point
Temperatur temperature
Temperaturskala temperature scale

thermodynamische thermodynamic temperature scale
Temperaturverhältnis temperature ratio
thermisches Gleichgewicht thermal equilibrium
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Thermodynamik thermodynamics
Totalenthalpie total enthalpy
Totpunkt dead centre

unterer bottom dead centre
oberer top dead centre

Triebwerkprozess aircraft engine cycle
Tripeldruck triple pressure
Turbine turbine
Turbostrahltriebwerk turbojet engine

U
Überdruck gage pressure
Überhitzer superheater
überhitzter Dampf superheated steam
Umgebung surroundings
Umkehrbarkeit der Prozesse reversibility of processes
Umwelt environment
Ungleichgewichtszustände non-equilibrium states
unterkühlte Flüssigkeit subcooled liquid, subcooled condensate

V
Verbrennung combustion

unvollständige incomplete combustion
vollständige complete combustion

Verbrennungsgas combustion gas, products of combustion
stöchiometrisches stoichiometric combustion gas

Vebrennungsluft air for combustion
Verdampfungsdruck evaporation pressure
Verdampfungsenthalpie latent heat of evaporation
Verdampfungstemperatur evaporation temperature
Verdichtung compression
Verdichtungsverhältnis compression ratio
Viertaktmotor four-stroke engine
Volumen volume

kritisches spezifisches specific critical volume
spezifisches specific volume

Vorwärmer heater
Direktkontakt- direct-contact heater
Oberflächen- surface heater

W
Wärme heat
Wärmeausdehnungskoeffizient coefficient of volume expansion
Wärmekapazität heat capacity

spezifische specific heat
spezifische isobare specific heat at constant pressure
spezifische isochore specific heat at constant volume

Wärmequelle heat source
Wärmerekuperation heat recuperation
Wärmesenke heat sink
Wärmestrom heat flux
Wechselwirkung interaction
Wirkungsgrad efficiency

effektiver effective efficiency
exergetischer exergetic efficiency
isentroper isentropic efficiency
isentroper, einer Arbeitsmaschine isentropic compression efficiency
thermischer thermal efficiency
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Z
Zündgrenze
Zündtemperatur ignition temperature
Zustand des Gleichgewichts state of equilibrium
Zustandsänderung process, change of state

isentrope isentropic process
quasistatische quasi static process

Zustandsgleichung equation of state
Zustandsgröße property, state of property

extensive extensive property
intensive intensive property

Zweiphasengebiet two phase region
Zweitaktmotor two-stroke engine
Zweiter Hauptsatz der Thermodynamik second law of thermodynamics
Zwischenerhitzung reheat
Zwischenkühlung recooling
Zwischenüberhitzer reheater
Zwischenüberhitzung reheat


