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 Steigerung der Wirtschaftlichkeit von berippten  
Lamellenwärmeübertragern in Kreislaufverbund- 
systemen zur Wärmerückgewinnung
Teil 1: Theoretische Grundlagen und Möglichkeiten zur Steigerung der thermischen Leistung

Zur Erreichung des benötigten ther-
modynamischen Temperaturände-

rungsgrades, bezogen auf den Luft-
strom, wird eine entsprechende dimen-
sionslose Kenngröße NTU (Number of 
Transfer Units) benötigt, die den Wär-

meübertrager in seiner Charakteristik 
beschreibt.

Aus dieser dimensionslosen Kennzahl 
NTU ergibt sich dann mit der Gegen-
strombeziehung der thermodynami-
sche Temperaturänderungsgrad (Über-
tragungsgrad oder Wirkungsgrad) des 
Wärmeübertragers (Bild 1). Dieser Än-
derungsgrad wird durch eine Exponen-
tialgleichung wie folgt beschrieben:

Fi = (1 – e [ (μi 
– 1) · NTUi] ) /

     (1 – μi · e [ (μi 
– 1) · NTUi] ) für μ <> 1

wobei:
μi            Wärmekapazitätenstrom-
          verhältnis der beiden Medien 
          zum Beispiel μ1 =  W1 / W2
NTUi        Number of Transfer Units 
          bezogen auf die einzelnen 
          Ströme i

Sind beide Wärmekapazitätenströme 
gleich, also W1 = W2 und damit μ = 1, 
wie dies beispielsweise bei einer Wärme-
rückgewinnung bei ausgeglichenen 
Luft-Massenströmen im Optimum der 

Berippte Wärmeübertrager werden in Kreislaufver-
bundsystemen zur Wärmerückgewinnung (WRG) 
eingesetzt. Hierbei dienen zur Wärmeübertragung 
auf der Luftseite berippte Rohre, die im Kreuz-
strom, also quer zur Luftrichtung, angeordnet sind. 
Allerdings werden die einzelnen Rohre nacheinan-
der im Gegenstrom zur Luft mit einem Wasser- 
Glykol-Gemisch durchströmt, sodass bereits ab 
wenigen Durchgängen der Kreuz-Gegenstrom ther-
modynamisch dem reinen Gegenstrom sehr nahe 
kommt. Aus diesem Grund können ab einigen 
Rohrreihen praktisch die physikalischen Gegen-
strombeziehungen verwendet werden. Da Kreis-
laufverbundsysteme zur Erreichung der notwendi-
gen Übertragungsgrade heute meist mit 12 bis 
24 Rohrreihen hergestellt werden, werden die  
folgenden Betrachtungen mit den reinen Gegen-
strombeziehungen berechnet.
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GmbH. Vorsitzender des Vorstands des Fachverbands 
Gebäude Klima e. V., Mitglied in verschiedenen Nor-
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EN 13053 und EN 1886 sowie in verschiedenen  
Richtlinienausschüssen wie VDI 6022 und VDI 3803.  
Vorsitzender der VDI Richtlinie VDI 3803 Blatt 1.

Fall ist, vereinfacht sich die Gegen-
strombeziehung zu:

F = NTUi / (1 + NTUi)

Die dimensionslose Kennzahl NTU  
errechnet sich dabei aus der Beziehung:

NTUi = k ù A /  

wobei:
k   Wärmedurchgangskoeffizient 
      in W/m2/K
A    Wärmeübertragende Fläche in m2
   Wärmekapazitätstrom in W/K 
     des betreffenden Mediums
i    jeweiliger Massenstrom

mit:
 
  =   ù cp

mit:

   Massenstrom des Mediums in kg/s
cp    spezifische Wärmekapazität in 
     kJ/kg/K

Die dimensionslose Kennzahl NTU be-
schreibt das Produkt aus der Güte der 
Wärmeübertragung, dem Wärmedurch-
gangskoeffizient (k) und der wärme-
übertragenden Fläche (A), bezogen auf 
den Wärmekapazitätenstrom ( ) des 
betrachteten Mediums.

Aus dieser Beziehung wird deutlich, 
dass zur Erreichung eines hohen NTU 
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Bild 1
Temperaturände-
rungsgrade (F) im 
Gegenstrom, bezo-
gen auf die dimensi-
onslose Wärmeüber-
tragerkenngröße 
NTU
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entweder ein hoher Wärmedurchgangs-
koeffizient (k) oder/und eine große wär-
meübertragende Fläche (A) notwendig 
sind, da der Wärmekapazitätenstrom 
durch den zu erwärmenden oder zu 
kühlenden Massenstrom vorgegeben ist 
und damit nicht verändert werden 
kann.

Eine größere Fläche zur Wärmeüber-
tragung bedarf entweder einer größeren 
Anströmfläche (Querschnitt) oder einer 
größeren Bautiefe des Wärmeübertra-
gers (Anzahl der Rohrreihen).

Eine größere Anströmfläche kann bei 
einer energieeffizienten Auslegung zu 
einer laminaren Strömung im Wärme-
übertrager führen, die wiederum den 
Wärmeübertragungsprozess durch eine 
verringerte Wärmeübertragung und da-
mit einer verringerten k-Zahl limitieren 
kann.

Die Erhöhung der Bautiefe führt 
zwangsläufig zu einer linearen Erhö-
hung des Strömungswiderstandes des 
Wärmeübertragers und verschlechtert 
so die Energieeffizienz der WRG, da der 
Elektroenergiebedarf der WRG linear 
zur Bautiefe steigt.

Elektroenergiebedarf
Grundsätzlich wird der Elektroener-

giebedarf durch die elektrische Leistung 
(Pel) und damit durch drei Faktoren be-
stimmt:

Pel = qV ù Dp / hs + Paux.

wobei:
qV     der geförderte Volumenstrom 
      in m3/s
Dp     der Differenzdruck der WRG in Pa 
hs     der Systemwirkungsgrad des 
       Ventilatorantriebsystems
Paux.  der zus. Elektroenergiebedarf 
        zum Beispiel durch Pumpen in W

Die Wirtschaftlichkeit der WRG wird 
sowohl durch den Nutzen (zurückge-
wonnene thermische Leistung  WRG) 
als auch durch deren Aufwand (benö-
tigte elektrische Leistung Pel) bestimmt.

Die elektrischen Leistungen, die zum 
Betrieb der WRG notwendig sind, kön-
nen auch durch eine Leistungsziffer 
e (COP = coefficient of performance) – 
also das Verhältnis der thermischen 
Leistung zur elektrischen Leistung – be-
wertet werden:

e  =  WRG / Pel

Q

Q

Da elektrische Hilfsenergien zum Be-
trieb der WRG zwingend notwendig 
sind, kann der energetische Wirkungs-
grad der WRG (hWRG) aus den thermi-
schen und den elektrischen Leistungen 
oder Leistungskennwerten hergeleitet 
werden. Er stellt nach Kaup eine zusam-
mengesetzte Größe aus dem Tempera-
turübertragungsgrad (F) und der Leis-
tungsziffer (e) dar:

hWRG = Nettonutzen der WRG /
       Potenzial der WRG

 hWRG = ( WRG – Pel) / QP

 und damit:

hWRG = (1 – Pel / WRG) / ( P / WRG)

h WRG = (1 – 1 / e) / (1 / F)

hWRG = F ù (1 – 1 / e)

Der große Vorteil dieses kombinierten 
Werts (h) ist aber die Berücksichtigung 
des gegenseitigen Einflusses der thermi-
schen und elektrischen Leistungen (F 
und e) in nur einer Kennzahl. 

Die thermische Leistung
Die Erhöhung des Wärmedurchgangs-

koeffizienten (k) bedeutet dabei gleich-
zeitig eine Reduzierung des Wärmewi-
derstandes (R), der sich folgenderma-
ßen errechnet:

R = 1 / k = 1 / aa + Aa / Ai ù
       (1 /ai + (da – di) / 2 / lR)

wobei:
ai     Wärmeübergangskoeffizient innen 
     (zum Beispiel Wasser-Glykol) in 
     W/m2/K
aa    Wärmeübergangskoeffizient 
     außen (Luft) in W/m2/K
Ai     Grundfläche zur 
     Wärmeübertragung (Rohr)
Aa    äußere Fläche zur 
     Wärmeübertragung (Lamelle)
lR     Wärmeleitwiderstand des Rohres 
     in W/m/K

Da zum Beispiel bei einem Wasser-Gly-
kol/Luft-Wärmeübertrager der Wärme-
übergangskoeffizient auf der Wasser-
Glykolseite (innen) in einer Größenord-
nung von etwa 1 000 bis 2 000 W/m2/K 
liegt und gleichzeitig die Wärmeleitung 
im Rohr vernachlässigbar klein ist, wird 
schnell deutlich, dass der Wärmeüber-
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gangskoeffizient auf der Luftseite das 
schwächste Glied in der Kette ist. Damit 
wird der Wärmeübertragungskoeffi-
zient zum limitierenden Faktor der Wär-
meübertragung. Üblicherweise liegen 
Wämeübergangskoeffizienten auf der 
Luftseite bei etwa 20 bis 40 W/m2/K, je 
nach Rohranordnung und Lamellen-
geometrie, und damit um etwa zwei 
Zehnerpotenzen niedriger als auf der 
Wasser-Glykolseite. Daher muss der 
Wärmewiderstand auf der Luftseite ver-
ringert werden, um eine Steigerung der 
Wärmeübertragungsleistung zu errei-
chen.

Die notwendige Steigerung der Wär-
meübertragung durch eine erzwungene 
Strömung auf der Luftseite ergibt sich 
aus folgender Beziehung:

a = Nu ù l / l

wobei:
Nu  Dimensionsloser 
     Wärmeübergangskoeffizient, 
     Nusseltzahl Nu = f (Pr, Re)
l    Wärmeleitkoeffizient des 
     strömenden Mediums in W/m/K
l      charakteristische Länge der 
     Lamelle in m

Die dimensionslose Nusselt-Zahl (Nu) 
errechnet sich dabei an einer ebenen 
Platte mit Stoßkante (Lamelle) aus:

Nuturb = z/ 8 ù Re ù Pr / 
        [1 + 12,7 ù √(z/ 8) ù (Pr2/3 – 1)]

für turbulente Strömung mit
 
5 ù 105 < Re < 107 und 0,6 < Pr < 2 000

wobei:
Pr     Prandtl-Zahl (stoffabhängige 
     Größe des Mediums, z. B. Luft)
Re   Reynold-Zahl 
     (strömungsabhängige Größe)
z   Widerstandsbeiwert der Platte 
     (Lamelle) mit: z = 0,296 ù Re-0,2

bei laminarer Strömung ergibt sich Nu 
aus: 
 
Nulam = 0,664 ù √Re ù Pr1/3 

für laminare Grenzschicht mit 

Re < 5 ù 105 und 0,6 < Pr < 2 000

Im Übergangsbereich zwischen lamina-
rer Strömung und turbulenter Strö-
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mung, in der sich fast alle Wärmeüber-
trager in raumlufttechnischen Anlagen 
mit üblichen Luftgeschwindigkeiten 
von 1 bis 4 m/s bewegen und damit die 
Reynold-Zahl meist bei etwa 10 000 
liegt, ergibt sich dann die effektive Nus-
selt-Zahl aus der Beziehung:

 Nueff = √((Nulam
2 + Nuturb

2) / 2)

Möglichkeiten zur Steigerung der 
thermischen Leistung
Basierend auf diesen physikalischen 

Zusammenhängen können damit letzt-
lich zwei grundlegende Lösungswege 
zur Steigerung der Wärmeübertragung 
auf der Luftseite abgeleitet werden:

1. Steigerung der Wärmeübertragung 
durch Mikrostrukturen auf der Wär-
meübertrageroberfläche und damit 
eine Steigerung des Widerstandsbei-
wertes z der Lamelle.
2. Steigerung der Wärmeübertra-
gung durch eine vergrößerte Ober-
fläche im definierten Wärmeübertra-
gervolumen bei möglichst gleichzei-
tiger Steigerung des Turbulenzgrades 
(Widerstandsbeiwertes z) und damit 
der Wärmeübertragereffizienz (kom-
binierter Ansatz).

Der erste Lösungsweg erscheint viel-
versprechend und wurde bereits inten-
siv in verschiedenen industriellen An-
wendungsbereichen verfolgt. Aller-
dings erzeugt diese Lösung in der 
Raumlufttechnik nicht lösbare Proble-
me, da die Hygiene in RLT-Anlagen 
ebenfalls von besonderer Bedeutung ist 
und durch Mikrostrukturen zwangsläu-
fig die Rauigkeit der Lamellen und da-
mit die Möglichkeit von Anhaftungen 
von Partikeln deutlich vergrößert wird. 

Dieser Lösungsweg steht also den ein-
schlägigen Normen und Richtlinien 
zum hygienischen Betrieb der Anlagen 
entgegen. Auch die Unterteilung der 
Lamellentiefe in Einzellamellen um je-
weils neue Stoßkanten mit Anlaufstre-
cken in der Bautiefe des Wärmeübertra-
gers zu erzeugen, ist kaum möglich, oh-
ne die aus hygienischen Gründen gefor-
derte durchgängige Reinigung der La-
mellen zu gefährden. Aus diesem 
Grund verbleibt in der Summe der As-
pekte nur der zweite prinzipielle Lö-
sungsweg.

Diese Lösung besteht im Unterschied 
zu einer konventionellen und flachen 
Lamelle (Bild 2) aus einer Lamelle mit 
einer wesentlich größeren Oberfläche 
und gleichzeitig erhöhtem Turbulenz-
grad, möglichst ohne Erhöhung des 
Druckverlustes. Dabei verbleiben die 
Oberflächen der Lamelle technisch 
glatt und reinigungsfähig. 

Es ist seit langem bekannt und ent-
spricht dem Stand der Technik, Lamel-
len von Wärmeübertragern quer zur 
Luftrichtung mit Wellen oder sonstigen 
Verformungen (Turbulenzpromotoren) 
zu versehen. Hierdurch wird die Turbu-
lenz im Wärmeübertrager erhöht und 
damit der Wärmeübergang wesentlich 
verbessert. Der Nachteil dieses Verfah-
rens ist aber die sehr deutliche Erhö-
hung des Strömungswiderstands, der 
selbst bei moderaten Umformungen 
mehr als +200 % gegenüber einer kon-
ventionellen und flachen Lamelle be-
tragen kann. Aus diesem Grund kann so 
die Fläche der Lamelle nicht erhöht 
werden, ohne den Differenzdruck des 
Wärmeübertragers entscheidend zu ver-
größern1).

Verfolgt man aber nun die Idee, Um-
formungen (zum Beispiel Wellenstruk-
turen) einer Lamelle nicht quer, son-
dern längs zur Luftrichtung auszubil-
den, kann die effektive Oberfläche der 
Lamelle um bis zu +20 % erhöht wer-
den, ohne den Druckverlust nennens-
wert zu erhöhen, da Wellentäler und 
-berge längs zur Luftrichtung ausgebil-
det sind und damit die freie Anströmflä-
che kaum reduziert wird (Bild 3). 

Trotz dieser ausgeprägten Wellenstruk-
tur bleibt die Oberfläche der Lamelle 
technisch glatt und die Reinigungsfä-
higkeit nach VDI 6022 wird dabei nicht 
eingeschränkt. Hier unterstützt der Ver-
lauf der Wellen in Luftrichtung aktiv die 
Reinigungsfähigkeit der äußeren Ober-
fläche, da der Reinigungsstrahl ebenfalls 
besser geführt wird.

Durch die wellenförmigen Umfor-
mungen kann die Lamelle dabei so aus-
gebildet werden, dass sich eine optima-
le Flächenvergrößerung des 1,15 bis 
1,20-fachen der Ursprungsfläche (fla-
chen Lamelle) ergibt, um den Rippen-
wirkungsgrad der Lamelle nicht we-
sentlich zu verschlechtern.

Wird die Flächenvergrößerung zu 
hoch, tragen die Flächenanteile, die 
vom medienführenden Rohr entfernt 
sind, immer weniger zur Übertragungs-
leistung bei.

Der Rippenwirkungsgrad der Lamelle 
ergibt sich dabei aus der Beziehung:

hR = tanh(x) / x 
    = 1 / x ù (eX – e-X) / (eX + e-X)

1) Steigerung der Wärmeübertragung an berippten 
Wärmeübertragern. HLH Bd. 63 (2012) Nr. 10, 
S. 37-43.

Bild 2
Konventionelle Lamellen eines berippten Wärmeübertragers in versetzter 
Rohranordnung mit Ansicht auf die Eintrittskante

Bild 3
Strukturierte Lamellen mit wellenförmigen Verformungen eines berippten Wär-
meübertragers längs zur Strömungsrichtung mit Ansicht auf die Eintrittskante
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wobei:

 x = j ù d / 2 ù√ (2 ù aR / lR / s) 

mit:
j ù d / 2  gewichtete Rippenhöhe in m
d          Rohrdurchmesser 
            (Grundkörper) in m
aR              Wärmeübergangskoeffizient 
            an der Rippe in W/m2/K
lR             Wärmeleitfähigkeit der Rippe 
            in W/m/K
s           Rippenstärke in m

Die gewichtete Rippenhöhe berechnet 
sich aus dem Rippenfaktor (j):

 j = (j´ – 1) ù (1 + 0,35 ù ln  j´)

wobei bei versetzter Rohranordnung:
 
 j´ = 1,27 ù bR / d ù √ (lR / bR – 0,3) 

mit:
 bR     Breite der Rippe in m  
lR       Länge der Rippe in m

Der Rippenwirkungsgrad soll im Ergeb-
nis nicht unter 0,9 liegen, damit die La-
mellenfläche auch mindestens zu 90 % 
effektiv zur Wärmeübertragung genutzt 
wird (Bild 4). Bei x ù l über 1,0 sinkt der 
Rippenwirkungsgrad schnell.

Der aus dem Rippenwirkungsgrad re-
sultierende Wärmestrom ergibt sich 
aus:

   = aa ù (A0 + hR ù Aa) ù (t0 – ta)

mit:
A0     Oberfläche des Grundkörpers 
       (Rohr außen) in m2

Q

2) CFD: Computational Fluid Dynamics

t0      Oberflächentemperatur des 
       Rohres in °C
ta      Temperatur des Luftstromes in °C

Durch eine sinusförmige Umformung 
der Lamelle entsteht an den Flanken der 
Umformung ein Spalt zwischen den La-
mellen, der effektiv kleiner ist als der 
Lamellenabstand selbst (Bild 3). Durch 
diese Stellen ergibt sich beim Umströ-
men der Rohre (Überströmen von einer 
Welle zur Nächsten) eine moderate Ge-
schwindigkeitserhöhung, die zusätzlich 
den Wärmeübergang verbessert (Erhö-
hung der Reynold-Zahl). Gleichzeitig 
laufen die „Wellen“ immer auf ein Rohr 
zu, sodass die Umformung am Ende 
vorteilhaft „tropfenförmig“ ausgebildet 
ist. Damit kann ein Überströmen zu 
den jeweils benachbarten Wellen strö-
mungsgünstig erfolgen, um den Wider-
stand möglichst gering zu halten. 

CFD-Simulationen
Zur Berechnung der erwarteten Effek-

te hat der TÜV Süd die Wärmeübertra-
gungs- und Strömungsprozesse im Rah-
men von CFD-Simulationen2) analy-
siert. Hierzu wurden sowohl eine flache 
und konventionelle Lamellengeome-
trie als auch mehrere neuartige gewellte 
Lamellengeometrien in einer versetzten 
Rohranordnung untersucht (Bild 5).

Die einzelnen Lamellen wurden auf-
wendig in einem Hexaeder-Gitter mo-
delliert. Bild 6 zeigt die gewellte Lamel-
le im Detail. Gleichzeitig wurden diver-
se Modelle verwendet, um das Ergebnis 
zu verifizieren. 

In den CFD-Simulationen hat sich ge-
zeigt, dass die Verbesserung nicht nur 
aufgrund der vergrößerten Fläche zu er-
klären ist. Durch die Umformung wird 
auch der Wärmeübergang deutlich ver-
bessert. Dieser Effekt konnte in den Si-
mulationen visualisiert werden.

Es wurde ein Kühler mit einer Bautiefe 
von vier Rohrreihen berechnet. Die 
Wassertemperaturen wurden mit 6 °C 
Vorlauf und 12 °C Rücklauf definiert. 
Auch der Wärmeübergang auf der Was-
serseite wurde mit 5 000 W/m2/K fest-
gelegt. Auf Basis der Simulationen 
konnte letztlich eine Steigerung der 
Kühlleistung von +12,7 % nachgewie-
sen werden. Hierbei wurde die trockene 
Abkühlung der Luft von 25 °C auf 12 °C 
Austrittstemperatur auf 10,3 °C verbes-
sert (Bild 7). 

Damit ergab sich ein Temperaturände-
rungsgrad (ØF) der flachen Lamelle ana-
log zur Leistung von:

ØF = (25,0 – 12,0) / (25,0 – 6,0) = 0,684
 
Der Änderungsgrad der gewellten La-
melle (ØW) betrug:

 ØW = (25,0 – 10,3) / (25,0 – 6,0) = 0,774

Aus dem Temperaturänderungsgrad er-
gibt sich das NTU vereinfacht bei μ = 1 
mit:

 NTU = F / (1 – F)

beziehungsweise bei μ <> 1 aus der ent-
sprechenden Exponentialfunktion: 
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Bild 4
Rippenwirkungsgrad in Abhängigkeit 
der Rippenlänge und -geometrie

Bild 5
Lamellengeometrien (flach und gewellt) als 3D-Modell

Bild 6
Lamellengeometrien (gewellt) als 
CFD-Hexaeder-Gitter-Modell
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 NTU = 1 / (1 – µ) ù ln ((1 – µ ù F) / (1 – F))

Diese Leistungssteigerung geht daher 
mit einer Verbesserung des NTU, also 
dem Produkt aus Fläche mal Wärme-
durchgangskoeffizient, von 29,7 % ein-
her. Da die Fläche der Lamelle netto 
„nur“ um +17 % erhöht wurde, kann 
die weitere Verbesserung der Übertra-
gungsleistung nur durch eine Steige-
rung des Wärmedurchgangskoeffizien-
ten (k) erklärt werden.

Es wird also auch der Wärmeübergang 
deutlich um 10,9 % verbessert. Dieses 

3) Untersuchungen verschiedener Varianten zur Hal-
lenbelüftung mit dem 3D-Strömungssimulations-
programm ANSYS CFX

Ergebnis resultiert offensichtlich aus 
den Geschwindigkeitsänderungen an 
den Wellenflanken beziehungsweise 
beim Umströmen der Rohre (Bild 9). 
Gleichzeitig erhöht sich der berechnete 
Differenzdruck von 82 Pa auf 105 Pa 
moderat (Bild 8). 

Bild 10 verdeutlicht einen weiteren 
Effekt der Umformungen der Lamelle. 
Die „Strömungs-Tot-Gebiete“ hinter 
den Rohrdurchführungen sind bei der 
gewellten Variante deutlich kleiner aus-
geprägt als bei der flachen Lamelle. 
Durch die Umformungen werden die 

Rohre also effektiver umströmt und die 
Lamellen somit effektiver genutzt.

Im zweiten Teil des Autorenbeitrags lesen 
Sie in der HLH 9/2018 über die messtechni-
sche Validierung und weitere Untersuchun-
gen der neuen Lamelle, sowie der neuen La-
melle und der Ovalrohrgeometrie zur Ver-
ringerung des elektrischen Aufwands. 

Bild 7
Lufttemperaturprofile strukturierte Lamelle im Vergleich zur flachen Lamelle (oben)

Bild 8
Druckverläufe flache Lamelle (oben) im Vergleich zur strukturierten Lamelle

Bild 9
Geschwindigkeitsprofile flache Lamelle (oben) im Vergleich 
zur strukturierten Lamelle 3)

Bild 10
Strömungsfäden flache Lamelle (oben) im Vergleich 
zur strukturierten Lamelle
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Teil 2: Messtechnische Validierung, Verringerung des elektrischen Aufwands und messtechnische Untersuchung

Nach den zuvor beschriebenen Leis-
tungsmessungen erfolgte die Her-

stellung der neu strukturierten Lamelle 
und es konnte eine tatsächliche Flä-
chenvergrößerung von +17 % realisiert 
werden (Bild 1).

Messtechnische Validierung
Diese Wärmeübertrager wurden in ei-

nem Kreislaufverbundsystem messtech-
nisch nach EN 308 durch den TÜV Süd 
untersucht. Dabei wurde sowohl die 
Luftmenge mittels Einlaufmessdüsen 
als auch die Wassermenge mit einem 
magnetisch induktiven Durchflussmes-
ser im Wärmeübertrager erfasst.

Die Medientemperaturen wurden auf 
den Lufteintrittsseiten und auf den 
Luftaustrittsseiten ermittelt. Auf der 
Wasserseite wurden der Eintritt und der 
Austritt jeweils aufgenommen und pa-
rallel dazu die Druckverluste sowohl auf 
der Luftseite als auch auf der Wassersei-
te gemessen. Eine Vergleichsmessung 
vom Technikum Luzern liegt aus 1998 
vor, die an baugleichen Baumustern mit 
glatter, konventioneller Lamelle ermit-
telt wurde (Tabelle 1).

Bei den Messungen stellte sich heraus, 
dass der luftseitige Druckabfall entge-
gen den CFD-Simulationen nicht stieg, 
sondern durchschnittlich um rund 
14 % geringer ausfiel. Dabei wurde die 
vorausberechnete Druckverluststeige-
rung von rund +28 % deutlich unter-

schritten. Die Wärmeleistung bezogen 
auf NTU (k ù A /  ) stieg um durch-
schnittlich +26 % gegenüber den prog-
nostizierten +29 %. Hier lieferte die 
CFD-Simulation ein relativ gut überein-
stimmendes Ergebnis. 

Möglichkeiten zur Verringerung 
des elektrischen Aufwandes
Um den elektrischen Aufwand durch 

die Druckverluste weiter zu reduzieren, 
wurde der Einsatz von Ovalrohren un-
tersucht. Auch hierzu wurden wieder-
um durch den TÜV Süd CFD-Simulatio-
nen an entsprechenden Modellen 
durchgeführt.

Bei den zu untersuchenden Geome-
trien wurde eine veränderte Rohrgeo-
metrie untersucht. Beide Varianten 
wurden bereits mit der strukturierten 

Wi

In diesem zweiten Teil des in Heft Nr. 7-8 begonnenen Artikels  
werden die umfangreichen Messreihen beschrieben, die der  
TÜV Süd nach EN 308 an Wärmeübertragern mit der innovativen  
strukturierten Lamelle durchgeführt hat. Die Ergebnisse belegen  
eindrucksvoll, dass bei der Verwendung von quer zur Luftrichtung 
strukturierten Lamellen und dem Einsatz von Ovalrohren statt  
Rundrohren in Wärmeübertragern höhere spezifische Leistungen  
gewonnen werden können. Es ergeben sich signifikante Einspar- 
ungen beim Elektroenergieeinsatz.

und längs zur Luftrichtung gewellten 
Lamelle berechnet. Der Unterschied 
beider Varianten lag lediglich in der 
Rohrform, während alle anderen Geo-
metriedaten (Rohrabstände, Lamellen-
abstände etc.) identisch waren. 

So wurde die Variante Rundrohr mit 
dem Rohrdurchmesser von 12 mm mit 
einem Ovalrohr mit einem identischen 
Rohrumfang (39 mm) verglichen. 

Aus Bild 2 wird ersichtlich, dass die 
Wärmeleistung des Rundrohrwärme-
übertragers in der Simulation nahezu 
identisch mit der des Ovalrohrwärme-
übertragers ist.

Der ebenfalls als Kühler gerechnete 
Wärmeübertrager erreichte mit Rund-
rohrgeometrie eine Austrittstemperatur 
von 13,6 °C, während der mit Ovalrohr-
geometrie 13,1 °C erreichte.

Berechnet man analog die Tempera-
turübertragungsgrade, so ergeben sich 
folgende Werte für die Rundrohrgeome-
trie (ØR):

 ØR = (24,7 – 13,6) / (24,7 – 6,0) = 0,594 

Der Änderungsgrad der Ovalrohrgeo-
metrie (ØO) betrug:

 ØO = (24,7 – 13,1) / (24,7 – 6,0) = 0,620

Aus dem Temperaturänderungsgrad er-
gibt sich ein NTU-Zuwachs der Oval-
rohrgeometrie von etwa 11 % gegen-
über der Rundrohrgeometrie.

Gleichzeitig konnte eine Reduzierung 
des Druckabfalls von 50 % berechnet 
werden (Bild 3). Die Druckverluste san-
ken von 62,6 Pa (Rundrohr) auf 33,8 Pa 

(Ovalrohr). Um die An-
laufstrecken bei tieferen 
Wärmeübertragern (> vier 
Rohrreihen) nicht zu hoch 
zu bewerten, wurde der 
hintere Teil der Lamelle (die 
letzten beiden Rohrreihen) 
separat betrachtet. Hier 
wurde ein Differenzdruck 
von 29,2 Pa (Rundrohr) zu 
15 Pa (Ovalrohr) berechnet. 

Bild 1
Anströmseite eines Wärmeüber-
tragers mit glatter Lamelle (l., 
Stand der Technik) gegenüber 
der strukturierten Lamelle (r.)
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Tabelle 1
Vergleich einer konventionellen 
Lamelle gegenüber der struktu-
rierten Lamelle
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Diese Reduktion des Druckabfalls kann 
durch die deutlich geringeren Ge-
schwindigkeitsspitzen erklärt werden 
(Bild 4). 

Der Differenzdruck ändert sich bei 
Rippenrohrwärmeübertragern mit dem 
experimentell ermittelten Exponenten 
von 1,6 bis 1,7 zur Luftgeschwindigkeit.

Anhand der Bilder 2 und 4 lässt sich 
sehr gut erkennen, dass durch den 
Einsatz des Ovalrohrs die „Strömungs-
Tot-Gebiete“ hinter den Rohrdurch-
führungen deutlich geringer ausge-
prägt sind als bei der Verwendung des 
Rundrohrs. Dadurch wird der Effekt 
der geringeren Turbulenz beim Oval-
rohr offensichtlich mehr als aufgewo-
gen.

Messtechnische Untersuchung
Nach der Herstellung von sonst bau-

gleichen Wärmeübertragern mit Rund- 
und Ovalrohrgeometrie (Bild 5) konn-
ten diese ebenfalls auf dem Prüfstand 
des TÜV Süd nach EN 308 messtech-
nisch untersucht werden. Bei den Syste-
men handelte es sich um Kreislaufver-
bundsysteme mit ansonsten identi-
schen Geometrien (gleiche Anzahl der 
Rohrreihen, Lamellenabstände, Rohr-
abstände etc.).

Dabei ergaben sich folgende Messwer-
te (Bild 6). Der Temperaturübertra-
gungsgrad des Systems lag bei 0,752 
(Rundrohrgeometrie 12 mm) zu 0,731 
(Ovalrohrgeometrie 12 mm). 

Aufgrund der Herstellungsmöglich-
keiten wurde auch ein System mit einer 
Ovalrohrgeometrie mit einem äquiva-
lenten Umfang eines 15 mm Rundroh-

res gemessen. Der Übertragungsgrad lag 
hier bei 0,747.

Die theoretisch berechneten Tempera-
turübertragungsgrade der Systeme la-
gen um etwa 1,0 bis 1,8 %-Punkte höher 
als die Messwerte nach EN 308. Aus den 
berechneten und messtechnisch ermit-
telten Temperaturübertragungsgraden 
ergibt sich bei der Ovalrohrgeometrie 
eine Verschlechterung von 1,2 %-Punk-
ten (berechneter Wert) zu 1,9 %-Punk-
ten (gemessener Wert), wobei die Diffe-
renz im Rahmen der Messunsicherheit 
der EN 308 liegt. 

Ließe man diese Unsicherheit außer 
Betracht, ergäbe sich ein NTU-Unter-
schied (k ù A) von –10,3 %. Aus den 

Bild 2
Lufttemperaturprofile Rundrohrgeometrie (oben) im Vergleich zur Ovalrohrgeometrie

Bild 3
Druckverläufe Rundrohrgeometrie (oben) im Vergleich zur Ovalrohrgeometrie 

Bild 4
Geschwindigkeitsprofile Rundrohrgeometrie 
(oben) im Vergleich zur Ovalrohrgeometrie 

Bild 5
Ovalrohrwärmeübertrager mit strukturierter 
(quer zur Luftrichtung gewellter) Lamelle
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theoretisch berechneten Temperatur-
übertragungsgraden ergibt sich eine Re-
duktion von –6,8 %.

Die reduzierte Wärmeleistung lässt 
sich durch die niedrigeren mittleren 
Luftgeschwindigkeiten erklären. Die 
Wärmeübertragungsleistung ändert 
sich mit dem Exponenten von etwa 0,2 
bis 0,4 zur Luftgeschwindigkeit. 

Die Messungen der luftseitigen Diffe-
renzdrücke ergaben eine Reduzierung 
von 309 Pa der Rundrohrgeometrie zu 
172 Pa (-44 %) gegenüber der vergleich-
baren Ovalrohrgeometrie. Eine Varian-
te mit größerer Ovalrohrgeometrie 
(~15 mm) lag bei 224 Pa (Bild 7).

Selbst wenn man die etwas geringere 
spezifische Wärmeleistung 
(NTU -10,3 %) berücksichtigen würde, 
indem man den Ovalrohrwärmeüber-
trager um +10,3 % in der Bautiefe ver-
größerte, wären die Wärmeleistungen 
(Temperaturübertragungsgrade) völlig 
identisch zum Rundrohrwärmeübertra-
ger und der Differenzdruck würde pro-
portional um +10,3 % steigen. Damit lä-
ge die Differenzdruckeinsparung im-
mer noch bei netto –40 %. Somit konn-
te die Messung die CFD-Simulation 
sehr gut bestätigen, wobei auffallend 
ist, dass bei der CFD-Berechnung die 
Ovalrohrgeometrie eine höhere Leis-
tung hat, während sowohl die Messung 
als auch in der VDI-WA-Berechnung 
tendenziell das Gegenteil ergaben. 
Letztendlich sind die Messergebnisse 
im Rahmen der Messtoleranz gleich.

Gleichzeitig wurden auch die Wasser-
Glykol-seitigen Mediendruckverluste 
im Wärmeübertrager ermittelt (Bild 8). 
Der vergleichbare Ovalrohrwärmeüber-
trager liegt rund +11 % höher als der 
Rundrohrwärmeübertrager. Dies ist 

durch die höhere Strömungsgeschwin-
digkeit im Rohr von +9 % zu erklären, 
die sich aufgrund der geänderten Ver-
schaltung der Rohre ergab, da nur ganz-
zahlige Medienwege herstellbar sind 
und damit eine identische Medienge-
schwindigkeit kaum zu realisieren ist.

Im energetischen Vergleich ergaben 
sich abschließend folgende COP-Werte 
(Bild 9).

Die Leistungszahl der Rundrohrgeo-
metrie lag bei 15,2. Dies bedeutet, dass 
bei Bedingungen nach EN 308 (25 °C 
Abluft- und 5 °C Außenlufttemperatur) 
mit 1 kW Stromeinsatz eine Wärmeleis-
tung von 15,2 kW zurückgewonnen 
werden kann. 

Die Leistungszahl verbesserte sich bei 
der äquivalenten Ovalrohrgeometrie 
(~12 mm) auf 24,3. Damit kann bei ei-
nem identischen Strom- und Material-
einsatz statt 15,2 kW eine Wärmeleis-
tung von 24,3 kW gewonnen werden 
beziehungsweise die gleiche Leistung 
wird mit einem etwa 38 % geringerem 
elektrischen Aufwand erreicht.

Fazit
Bei der Verwendung von quer zur Luft-

richtung strukturierten Lamellen kann 
die Leistung eines berippten Wärme-
übertragers gesteigert werden. Bei glei-
cher Leistung könnte der Wärmeüber-
trager mit einem Bauvolumen von nur 
79 % seines ursprünglichen Volumens 
hergestellt werden. Als Ergebnis hätte 
dieser Wärmeübertrager dann einen ge-
ringeren Druckverlust, da der Wärme-
übertrager in seiner Baulänge bei glei-
chem Querschnitt um etwa 20 % klei-
ner hergestellt werden kann. Alternativ 
könnte aus einem Wärmeübertrager 
unter Verwendung der neuen Lamelle 

eine um rund 27 % höhere spezifische 
Leistung gewonnen werden. Werden 
zusätzlich statt Rundrohren ovale Roh-
re zur weiteren Druckverlustminimie-
rung eingesetzt, können die Druckver-
luste des Wärmeübertragers um weitere 
40 bis 45 % reduziert werden.

Insgesamt trägt die Innovation dazu 
bei, dass nicht nur mehr Wärmeleis-
tung zurückgewonnen werden kann, 
sondern dass diese Wärmeleistung auch 
mit wesentlich reduzierten Elektroener-
giebedarfen zur Verfügung steht.

Damit kann die Effizienz der WRG 
deutlich verbessert werden oder es kön-
nen bei schlechten Platzverhältnissen 
auch mit kleinen Abmessungen noch 
sehr effiziente Systeme hergestellt wer-
den. Kreislaufverbundsysteme mit ei-
nem trockenen Übertragungsgrad von 
bis zu 0,8 bei einem Druckabfall von et-
wa 150 Pa sind bei Strömungsgeschwin-
digkeiten von rund 2 m/s realistisch.

Da bei diesen Systemen auch der Mate-
rialaufwand nicht erhöht wird, verbes-
sert sich die Wirtschaftlichkeit der Wär-
merückgewinnung ebenfalls signifikant.
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Bild 6
Vergleichende Messung des Temperaturüber-
tragungsgrades durch den TÜV Süd
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Bild 7
Vergleichende Messung des luftseitigen 
Druckabfalls durch den TÜV Süd
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Bild 8
Vergleichende Messung des medienseitigen 
Druckabfalls durch den TÜV Süd
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Bild 9
Vergleich der COP´s basierend auf den 
Messungen durch den TÜV Süd

B
ild

er
 u

nd
 G

ra
fi

ke
n:

 S
ch

ill
er

-K
re

nz

©
 S

pr
in

ge
r-

V
D

I-
Ve

rla
g 

G
m

bH
 &

 C
o.

 K
G

, 
D

üs
se

ld
or

f 
2

0
1

8


