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Ziel der vorliegenden Arbeit ist die experimentelle Untersuchung des thermohydraulischen 

Verhaltens bei der Verdampfung und Kondensation in Plattenwärmeübertragern mit 

unterschiedlicher Oberflächenbeschaffenheit.  

Für die Analyse der Zusammenhänge von Wärmeübergang, Strömungseigenschaften und Oberfläche 

wurden zwei Versuchsstände betrieben. In einem optisch zugänglichem Versuchswärmeübertrager 

konnte die Verdampfung des Kältemittels R365mfc visualisiert werden. Anhand von 

Hochgeschwindigkeitsvideoaufnahmen wurden Keimstellen detektiert und die sich einstellenden 

Strömungsformen für unterschiedliche Testplatten erfasst. Die untersuchten Platten wiesen jeweils 

dieselbe makroskopische Winkelwellenstruktur auf, unterschieden sich jedoch in der Mikrostruktur. 

Neben einer herkömmlichen glatten Platte wurden eine Platte mit gewalzter Mikrostruktur sowie eine 

laserstrukturierte Platte untersucht. Für eine thermodynamische Bilanzierung wurden zudem die 

Zustände am Ein- und Austritt des Wärmeübertragers messtechnisch erfasst. Die Visualisierung 

zeigte eine deutliche Zunahme der Verdampfung für die strukturierten Platten. Im Vergleich zur 

glatten Platte setzte die Verdampfung bei beiden strukturierten Platten früher ein und die 

Keimstellendichte war höher. Die Platte mit gewalzter Struktur wies dabei für alle Betriebspunkte die 

stärkste Verdampfung und höchste Keimstellenzahl auf. Die Steigerung des Wärmeübergangs wurde 

auch von den gemessenen Zuständen bestätigt. Hier ergab sich eine Steigerung der 

Wärmestromdichte von bis zu 21%. Ein Unterschied zwischen den verschiedenen Arten der 

Strukturierung wurde dabei nicht festgestellt. 

In einem zweiten Versuchsstand wurden industrielle Plattenwärmeübertrager als Verdampfer und 

Kondensator in einem Kompressionskältekreislauf untersucht. Als Arbeitsfluid diente R134a; die 

Anlage wies eine maximale Leistung von 55 kWel /150 kWtherm auf. Beide Wärmeübertrager wurden 

in den Sekundärspalten entlang der Strömungsrichtung mit Temperatursensoren ausgestattet, sodass 

eine lokale Messung der Wand- und Fluidtemperatur im Spalt möglich war. Anhand dieser Messdaten 

konnte eine abschnittsweise Bilanzierung des Wärmeübertragers erfolgen und so die starke 

Abhängigkeit des Wärmeübergangs von den stetig variierenden Strömungsbedingungen während des 

Phasenwechsels analysiert werden. Für die Untersuchungen kamen verschweißte Titan-

Plattenkassetten zum Einsatz, welche dieselbe Winkelwellenprägung wie die der Testplatten des 

Visualisierungsversuchsstands aufwiesen. Es wurden sowohl glatte Plattenkassetten als auch solche 

mit gewalzter Mikrostruktur untersucht. Der Betriebsbereich des Kondensators umfasste 

Massenstromdichten von 40 bis 74 kg/(m²s), Drücke zwischen 6,2 und 9,8 bar sowie 

Wärmestromdichten von 11 bis 21 kW/m². Die Verdampfung wurde für Massenstromdichten 
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zwischen 40 und 120 kg/(m²s), Drücke von 1,6 bis 3,3 bar und Wärmestromdichten zwischen 10 bis 

20 kW/m² untersucht. Im Falle des Kondensators zeigt der Vergleich des lokalen Wärmeübergangs 

bei glatter und strukturierter Plattenoberfläche keinen signifikanten Unterschied. Die über den 

Apparat integrierten Wärmeübergangskoeffizienten der strukturierten Platten liegen jedoch leicht 

oberhalb derer der glatten Platten. Beim Druckverlust ist ein moderater Anstieg beim Einsatz der 

strukturierten Platten zu beobachten. Bei der lokalen Betrachtung des Wärmeübergangs während der 

Verdampfung zeigte sich ein deutlicher Unterschied zwischen den verschiedenen Plattentypen. Über 

den gesamten Betriebsbereich konnten deutlich höhere Wärmeübergangskoeffizienten bei den 

strukturierten Platten festgestellt werden. Die mittlere Steigerung des Wärmeübergangskoeffizienten 

lag dabei im Bereich von 57 bis 71%. Ähnliche Ergebnisse zeigte die integrale Betrachtung. Beim 

Druckverlust ist z.T. ein leichter Anstieg für die mikrostrukturierten Platten zu erkennen. 

Neben den experimentellen Untersuchungen enthält diese Arbeit auch eine umfassende Darstellung 

bisheriger literaturbekannter Arbeiten zur Verdampfung und Kondensation in Plattenwärme-

übertragern sowie zur Anwendungspotentialen von Mikrostrukturierungen bei diesen Vorgängen. 
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Evaporation and Condensation in Plate Heat Exchangers with microstructured 

Surfaces 

The aim of this present analysis has been the experimental investigation of the thermohydraulic 

performance of plate evaporators and condensers with different surface configurations. 

Two test stands have been used in order to examine the correlations of heat transfer, flow properties 

and surface configuration. In an optically accessible test heat exchanger, the evaporation of the 

refrigerant R365mfc could be visualized. Highspeed videos were used to detect nucleation sites and 

the resulting flow patterns for different test plates. All investigated test plates had the similar 

macroscopic corrugation, wheares the microstructure topology was different for all plates. A 

conventional, smooth plate was compared to a plate with a press-rolled microstructure as well as a 

laser structured plate. Inlet and outlet conditions of the fluids in the test heat exchanger were measured 

to enable thermodynamic balancing. The visualization results showed a strong increase in evaporation 

for the structured plates. Compared tot he smooth plate, the evaporation started earlier and the 

nucleation site density was higher. The strongest evaporation and highest number of nucleation sites 

was observed for the plate with press-rolled microstructure over the whole experimental range. The 

measurement of the thermodynamic states showed an increase in heat flux of up to 21% for both types 

of microstructure. 

A second test stand served to investigate industrial plate heat exchangers used as evaporator and 

condenser in a compression refrigeration cycle with a maximum output of 55 kWel /150 kWtherm. 

R134a was used as working fluid. Both heat exchangers were equipped with thermocouples, along 

the direction of flow in the gap of the secondary fluid. In that way, a local fluid and wall temperature 

were measured along the gap. The measured local temperatures were used to conduct segment-wise 

calculation of the heat transfer, which enabled the investigation of the correlation of heat transfer and 

the variant occuring flow patterns during phase change. Titanium welded plate cassetes were used 

withing the plate heat exchangers. The corrugation parameters were the same as for the plates of the 

visualization test stands. The experiments were conducted with the smooth plates and the press-rolled 

microstructured plates. The operation range of the condenser comprised 40 - 74 kg/(m²s), 6,2 - 9,8 bar 

and 11 - 21 kW/m², in terms of mass flux, operating pressure and heat flux, respectively. The 

evaporator was investigated within the range mass fluxes of 40 - 120 kg/(m²s), pressures of 1,6 - 

3,3 bar and heat fluxes of 10 - 20 kW/m². During condensation, no significant change in terms of 

local heat transfer was observed for the different surface structures. The integrated values of the heat 
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transfer coefficient showed a slight increase for the structured plates. The two-phase pressure drop 

increased moderately for the structured plates, as well. During evaporation, the local heat transfer 

was considerably higher for the structured plate cassettes over the whole range of operation. The 

mean increase of the heat transfer coefficient layed between 57 and 71%. The values for the integrated 

heat transfer showed a similar behaviour. In terms of two-phase pressure drop, a slight increase for 

the microstructure plates was observed for some operating conditions. 

Additionally to the experimental analysis, a comprehensive literature assessment has been conducted, 

presenting previously published results for evaporation and condensation in plate heat exchangers as 

well as corresponding application potentials for microstructures. 
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Plattenwärmeübertrager erhielten Anfang des 20. Jahrhunderts Einzug in die Industrie, wo sie 

zunächst für die Milchpasteurisierung entwickelt wurden [169]. Die Vorteile gegenüber anderen 

Wärmeübertragertypen gaben den Ausschlag für die weitere Verbreitung dieser Bauart auch in andere 

Industriebereiche. Dazu zählen u.a. eine hohe thermische Effizienz bei kurzer Verweilzeit des Fluids 

im Wärmeübertrager, ihre kompakte Bauweise, die einfache Zugänglichkeit der Flächen für 

Reinigungszwecke und eine schnelle Anpassungsmöglichkeit der thermischen Leistung durch 

Hinzufügen oder Entfernen von Platten. Durch die Weiterentwicklung der Dichtrahmen bei den 

verschraubten Plattenwärmeübertragern sowie die Einführung der gelöteten und (teil-) verschweißten 

Plattenwärmeübertrager wurden diese ab Anfang der Neunzigerjahre auch zunehmend für 

Kältemittelanwendungen und als Verdampfer und Kondensatoren eingesetzt [9].  

Im Vergleich zum konvektiven Wärmeübergang einer einphasigen Strömung ist der 

Wärmeübergangskoeffizient beim Phasenübergang im Allgemeinen deutlich erhöht. Durch die 

starken Dichteunterschiede zwischen Gas- und Flüssigphase treten große Auftriebskräfte auf, die zur 

besseren Durchmischung der Strömung beitragen und den Wärmeübergang somit unterstützen [12]. 

Für Anwendungen, die hohe Wärmeübertragungsraten benötigen, werden daher vorwiegend 

Verdampfer oder Kondensatoren eingesetzt.  

Da Strömungscharakteristik und Wärmeübergang stark voneinander abhängen und sich erstere 

während der Phasenumwandlung stetig verändert, ist die Voraussage des thermohydraulischen 

Verhaltens um ein Vielfaches komplexer als bei einphasigen Anwendungen. Hinzu kommt bei 

Plattenwärmeübertragern die komplexe Kanalgeometrie, die sich je nach Typ und Hersteller stark 

unterscheiden kann. Zudem hat die Beschaffenheit der Wärmeübertragungsfläche einen 

entscheidenden Einfluss auf die Keimbildung und Drainage bei der Kondensation sowie die 

Entstehung und Ablösung der Blasen bei der Verdampfung. 

Durch neue Fertigungsmöglichkeiten im Bereich der Mikro- und Nanotechnologie ist es möglich, die 

physikalische und chemische Beschaffenheit von Oberflächen von der Nano- bis hin zur Makroebene 

zu gestalten. Dies kann für eine gezielte Unterstützung der wichtigen Mechanismen des 

Phasenübergangs genutzt werden und so den Wärmeübergang weiter steigern. Durch immer 

schnellere und kostengünstigere Fertigungsverfahren können diese Möglichkeiten auch bei der 

industriellen Fertigung und für große Stückzahlen eingesetzt werden. 

Ein Anwendungsfeld stellt die fortwährende Erschließung erneuerbarer Energien dar. So ist auch die 

Nutzung der Wärmeenergie von Meerwasser (engl.: Ocean Thermal Energy Conversion, kurz OTEC) 

in den letzten Jahren wieder vermehrt in den Fokus gerückt. Weltweit gibt es mehrere Projekte, die 
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diese Art der Energiewandlung weiter erschließen und wirtschaftlich umsetzen wollen ([66] [67] [68] 

[69]). Zur Stromgewinnung wird dabei der Temperaturunterschied des Meerwassers aus 

unterschiedlichen Tiefen genutzt. Das oberflächennahe, wärmere Meerwasser sowie kälteres Wasser 

aus tieferen Meeresschichten werden dabei zur Verdampfung bzw. Kondensation eines 

Arbeitsmediums und so zum Antrieb einer Wärmekraftmaschine genutzt, welche einen Generator 

antreibt, siehe Abbildung 1.1. 

 

Abbildung 1.1: Schema eines OTEC-Kraftwerks 

Die Temperaturdifferenz zwischen der Wärmequelle und -senke ist dabei mit etwa 20 K um ein 

Vielfaches geringer als in herkömmlichen Wärmekraftprozessen. Um sie möglichst vollständig zu 

nutzen und den Prozess effizient zu betreiben, ist eine sehr geringe Grädigkeit der Wärmeübertrager 

notwendig. Dies setzt besonders gute Wärmeübertragungseigenschaften voraus. Mikrostrukturierte 

Wärmeübertragungsflächen stellen dabei eine vielversprechende Möglichkeit zur Verbesserung des 

Wärmeübergangs auf der Arbeitsfluid-Seite im Plattenwärmeübertrager dar. Durch die Struktur 

können die Phasenwechselmechanismen gezielt beeinflusst und so der Wärmeübergangskoeffizient 

erhöht werden. Die Anwendung mit Meerwasser macht darüber hinaus besonders gute 

Korrosionseigenschaften erforderlich. Ein Material mit ausgezeichneter Korrosionsbeständigkeit 

stellt Titan dar. Durch seinen hohen Preis ist für eine wirtschaftliche Herstellung der Materialeinsatz 

möglichst gering zu halten, was ebenfalls die Notwendigkeit eines hocheffizienten Wärmeübergangs 

unterstreicht. Vor diesem Hintergrund wurden im Rahmen dieser Arbeit experimentelle 

Untersuchungen zum Einfluss mikrostrukturierter Oberflächen auf das thermohydraulische Verhalten 

in Plattenverdampfern und-kondensatoren durchgeführt. 

Den Schwerpunkt der vorliegenden Arbeit bildet die experimentelle Untersuchung des zweiphasigen 

Wärmeübergangs und Druckverlusts im Plattenwärmeübertrager. In einer Technikum-

Versuchsanlage werden dazu industrielle Plattenwärmeübertrager mit und ohne Mikrostrukturierung 

als Verdampfer und Kondensator betrieben und untersucht. In einem weiteren Versuchsstand mit 
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optisch zugänglichem Verdampferspalt kann zudem das Strömungsbild sowie die Keimstellen-

charakteristik in Abhängigkeit der verschiedenen Oberflächenstrukturierungen erfasst werden. Die 

so erhaltenen Ergebnisse ermöglichen Rückschlüsse auf das Wärmeübergangsverhalten der 

industriellen Apparate und tragen so zu einem besseren Verständnis der Mechanismen bei. 

Ein weiteres Ziel dieser Arbeit stellte die ausführliche Akquise bisheriger wissenschaftlicher Arbeiten 

zur Verdampfung und Kondensation in Plattenwärmeübertragern dar. Trotz jahrzehntelanger 

Forschung auf dem Gebiet ist eine allgemeingültige Beschreibung des Apparateverhaltens bisher 

nicht möglich. Mit der Zusammenstellung der verfügbaren Arbeiten soll eine Datenbasis geschaffen 

werden, die den weiteren Weg hin zu einer allgemeinen Vorhersage ebnet. 
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Der Wärmetransport in einem Wärmeübertrager erfolgt als Wärmedurchgang von einem Fluid durch 

eine Wand an ein anderes Fluid. Die dabei wirkenden Transportmechanismen werden als 

Wärmeleitung und konvektiver Wärmeübergang bezeichnet. Zusammen mit der Wärmestrahlung 

bilden sie die drei Arten der Wärmeübertragung1. In den folgenden Abschnitten werden die 

relevanten Mechanismen bei der Wärmeübertragung im Plattenwärmeübertrager zunächst allgemein 

erläutert. Im Anschluss erfolgt die Darstellung der Grundlagen zum Wärmeübergang bei der 

Kondensation und Verdampfung, wobei auch auf den Druckverlust in zweiphasigen Strömungen 

eingegangen wird. Abschließend werden die Geometrie und Funktionsweise von 

Plattenwärmeübertragern beschrieben und relevante Größen für Charakterisierung der Apparate 

definiert. 

2.1 WÄRMEDURCHGANG 

In einem Plattenwärmeübertrager erfolgt der Wärmetransport zunächst konvektiv von dem Fluid 

höherer Temperatur an eine Platte des Wärmeübertragers, innerhalb welcher die Wärme durch 

Wärmeleitung übertragen wird. Auf der anderen Seite der Platte findet wieder konvektiver 

Wärmeübergang von der Platte an das (kältere) Fluid statt. Dieser Vorgang aus verschiedenen 

Wärmetransportmechanismen wird Wärmedurchgang genannt. Im Folgenden werden beide 

relevanten Transportmechanismen einzeln erläutert. Durch die i.d.R. geringen Wandstärken in einem 

Wärmeübertrager sowie eine gute Wärmeleitfähigkeit des Plattenmaterials, ist der 

Wärmeleitwiderstand in der Platte vergleichsweise gering. Technisch interessant ist daher vor allem 

der konvektive Wärmeübergang, da dieser den den Transportvorgang limitierenden Mechanismus 

darstellt. Im Anschluss wird der Wärmedurchgangskoeffizient eingeführt, mit welchem das 

thermische Übertragungsverhalten eines Wärmeübertragers charakterisiert werden kann. 

2.1.1 Wärmeleitung  

Wärmeleitung bezeichnet den Wärmetransportmechanismus auf molekularer Ebene, der in 

Festkörpern und Fluiden bei vorhandenem Temperaturgradienten auftritt. Dabei erfolgt der  Wärme-

 

 

1 Wärmestrahlung tritt in signifikanter Größenordnung nur bei sehr hohen Temperaturdifferenzen auf. Diese sind für die 
im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Betriebsbereiche nicht gegeben, weshalb auf eine weitere Erläuterung der 

Wärmestrahlung verzichtet wird. 
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übergang durch die Wechselwirkung benachbarter Moleküle oder Atome des Stoffes, bei Metallen 

kann die Wärmeenergie auch über die freien Elektronen transportiert werden. Der Zusammenhang 

zwischen vorherrschendem Temperaturgradienten grad Ὕ und übertragener Wärmestromdichte ή ist 

durch das Gesetz der Wärmeleitung von Fourier [46] gegeben:  

 ή  = 
ὗ
ὃ  ‗ ÇÒÁÄ Ὕ (2.1) 

Dabei ist der Proportionalitätsfaktor die Wärmeleitfähigkeit ‗, welche eine Stoffeigenschaft des 

wärmeleitenden Materials darstellt. 

2.1.2 Konvektiver Wärmeübergang  

In einem strömenden Fluid erfolgt der Wärmeübergang zum einen durch Wärmeleitung im Fluid. 

Zum anderen wird durch die makroskopische Bewegung des Fluids Energie in Form von Enthalpie 

und kinetischer Energie durch das Fluid selbst transportiert. Die Überlagerung dieser beiden 

Mechanismen wird als konvektiver Wärmeübergang zusammengefasst. 

Strömt ein Fluid über eine Wand mit abweichender Temperatur, ist vor allem die wandnahe 

Fluidschicht ausschlaggebend für den Wärmeübergang. Das Temperatur- und 

Geschwindigkeitsprofil in dieser Grenzschicht ist schematisch in Abbildung 2.1 dargestellt. 

 

Abbildung 2.1: Geschwindigkeits- und Temperaturprofil als Funktion des Wandabstands 

modifiziert nach [71] 

Direkt an der Wand ist durch die Haftbedingung die Geschwindigkeit des Fluids gleich Null. 

Innerhalb der hydrodynamischen Grenzschicht steigt die Geschwindigkeit ύ mit zunehmendem 

Wandabstand y an, bis sie in der Kernströmung ihren Maximalwert ύ  erreicht. Der 

Temperaturverlauf ist für den Fall einer beheizten Wand dargestellt. Die thermische Grenzschicht 

bezeichnet den Bereich, innerhalb dessen die Fluidtemperatur von der Wandtemperatur Ὕ  nahezu 

bis auf die Temperatur der Kernströmung Ὕ absinkt. Durch diesen Temperaturunterschied innerhalb 

des Fluids, wird ein Wärmestrom induziert, dessen Betrag durch das Newtonôsche Abk¿hlungsgesetz 

beschrieben wird:  

 ή = Ŭ Ὕ Ὕ  (2.2) 
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Der hier enthaltene Proportionalitätsfaktor Ŭ beschreibt die Güte des konvektiven Wärmeübergangs 

und wird als konvektiver Wärmeübergangskoeffizient bezeichnet: 

 Ŭ Ḋ=
ή

Ὕ Ὕ
 (2.3) 

Um den Wärmeübergangskoeffizienten zu bestimmen, ist die Kenntnis der Wärmestromdichte 

notwendig. Direkt an der Wand tritt keine makroskopische Bewegung des Fluids auf, der 

Wärmeübergang erfolgt daher durch reine Wärmeleitung im Fluid. Hier ergibt sich die 

Wärmestromdichte aus dem Fourieróschen Gesetz (2.1) zu  

 ή = ‗ 
ЋὝ

Ћώ
Ȣ (2.4) 

Der Temperaturgradient an der Wand ist stark von der thermischen Grenzschicht abhängig, welche 

wiederum von der hydrodynamischen Grenzschicht beeinflusst wird. Setzt man Gleichung (2.4) in 

die Definitionsgleichung des Wärmeübergangskoeffizienten (2.3) ein, ergibt sich der Zusammenhang 

zwischen Temperaturfeld und konvektivem Wärmeübergang wie folgt: 

 
ɻ ‗

ЋὝ
Ћώ

Ὕ Ὕ
 

(2.5) 

Hieraus wird die starke Abhängigkeit des Wärmeübergangskoeffizienten von der Grenzschicht 

deutlich. Ein hoher Temperaturgradient an der Wand führt bei vorgegebener Wand- und 

Fluidtemperatur zu einer dünnen thermischen Grenzschicht. Deren Breite kann mit dem Verhältnis 

‗ɻϳ  abgeschätzt werden (vgl. Abbildung 2.1). Somit führt eine dünne Grenzschicht zu einem hohen 

Wärmeübergangskoeffizienten.  

Die bisherigen Betrachtungen gelten für den lokalen Wärmeübergang. In einem Wärmeübertrager 

ändern sich Strömungs- und Temperaturfeld stetig, wodurch sich ein in Strömungsrichtung 

veränderlicher Wärmeübergangskoeffizient ergibt. Für die meisten technischen Anwendungen ist 

jedoch der Gesamt-Wärmeübergang relevant. Dafür wird ein mittlerer Wärmeübergangskoeffizient 

definiert, welcher sich aus dem insgesamt übertragenen Wärmestrom ὗ und der mittleren 

Temperaturdifferenz zwischen Wand- und Fluidtemperatur ЎὝ  ergibt: 

   Ḋ  
ὗ

ὃЎὝ
 (2.6) 

Der übertragene Wärmestrom berechnet sich aus der Integration der lokalen Wärmestromdichte über 

die überströmte Fläche, womit sich der mittlere Wärmeübergangskoeffizient wie folgt ergibt: 

    
ρ

ὃЎὝ
Ὕ Ὕ  Äὃ (2.7) 

Da die genaue Kenntnis der lokalen Temperaturen häufig nicht gegeben ist, findet man in der 

Literatur zwei Grenzfälle: Wärmeübergang bei einer konstanten treibenden Temperaturdifferenz oder 

einer konstanten Wärmestromdichte. Für den ersten Fall vereinfacht sich Gleichung (2.7) zu 
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  ȟ  
ρ

ὃ
 ÄὃȢ (2.8) 

Für den Fall einer konstanten Wärmestromdichte ergibt sich der mittlere Wärmeübergangskoeffizient 

durch Einsetzen der mittleren Temperaturdifferenz 

 ЎὝ  
ρ

ὃ

ή


 Äὃ (2.9) 

in Gleichung (2.6) wie folgt: 

  ȟ  ὃ
ρ


 Äὃ  (2.10) 

Das tatsächliche Verhalten realer Apparate liegt stets zwischen diesen Grenzfällen. 

2.1.3 Der Wärmedurchgan gskoeffizient  

Um das Wärmeübergangsverhalten eines Apparats zu beschrieben, werden die die einzelnen 

Übergangswiderstände zu einem Wärmedurchgangswiderstand zusammengefasst. Analog zur 

Elektrotechnik werden hierbei die thermischen Widerstände, die ein Wärmestrom beim Übergang 

von einem Fluid zu einem anderen erfährt, aufsummiert. Für den Fall eines Wärmeübertragers lässt 

sich der Wärmedurchgangswiderstand wie folgt beschreiben: 

 
ρ

Ὧὃ
 
ρ

ὃ



‗ ȟὃ

ρ

ὃ
 (2.11) 

Hierin ist Ὧ der Wärmedurchgangskoeffizient, der auf eine beliebige Fläche ὃ bezogen wird und dann 

für diese Fläche gilt. Im Falle einer ebenen Trennwand der beide Fluide ist ὃ ὃ ὃ ὃ  die 

Fläche der Wand. 

2.2 WÄRMEÜBERGANG BEI DER KONDENSATION 

Kondensation bezeichnet den Übergang eines Fluids vom gasförmigen in den flüssigen Zustand. 

Dieser Übergang erfolgt unter Wärmeabgabe des Fluids an seine Umgebung, in Form der 

Kondensationsenthalpie ЎὬ. Technisch interessant ist vor allem die heterogene Kondensation, bei 

der das Gas an einer festen Oberfläche kondensiert. 

Kommt das Gas in Kontakt mit einer Wand, deren Temperatur unterhalb der Sättigungstemperatur 

des Gases liegt, so kondensiert das Gas an der Wandoberfläche. Das kondensierte Fluid bildet auf der 

Wandoberfläche entweder Tropfen oder einen Film aus, abhängig davon spricht man von Tropfen- 

oder Filmkondensation. Welche Art der Kondensation sich ausbildet, ist abhängig von den 

Benetzungseigenschaften des Fluids auf der Oberfläche. In Abbildung 2.2 ist ein Kondensattropfen 

auf einer Oberfläche bei nicht vollständiger Benetzung mit den auftretenden 
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Grenzflächenspannungen dargestellt. Um das Kräftegleichgewicht zu erfüllen, muss die Youngósche-

Gleichung [179] gelten: 

 „  = „  + „ ÃÏÓ (2.12) 

Hierbei ist  der Randwinkel, „  ist die jeweilige Grenzflächenspannung an der Grenzfläche der 

Phasen Ὅ und ὐ, wobei Ὓ die feste, Ὃ die gasförmige und ὒ die flüssige Phase bezeichnet. 

 

Abbildung 2.2: Kondensattropfen auf einer Oberfläche mit auftretenden Grenzflächenspannungen, 

nach [12] 

Für  π kommt es zu Tropfenkondensation. Dabei wird zudem noch unterschieden, ob das Fluid 

die Wand gut benetzt ( ωπЈ) oder keine gute Benetzung vorliegt ( ωπЈ). 

Sowohl die Kondensattropfen als auch der Film stellen einen zusätzlichen Widerstand bei der 

Kondensation des Gases an der Wand dar, da die Kondensationsenthalpie in Form von Wärme von 

der Gas-Flüssig-Phasengrenze durch die Flüssigkeit an die Wand transportiert werden muss. Dünnere 

Flüssigkeitsschichten stellen also einen Vorteil für den Wärmeübergang dar. Da der überwiegende 

Anteil der auftretenden Tropfen i.d.R. sehr klein (Durchmesser von kleiner als 100 ɛm, [71]) und die 

Wandoberfläche durch die Tropfen nicht vollständig benetzt ist, kommt es bei der 

Tropfenkondensation zu weitaus höheren Wärmeübergangskoeffizienten als bei der 

Filmkondensation. Trotzdem sind die meisten technischen Anwendungsfälle von Filmkondensation 

geprägt. Dies liegt vor allem daran, dass die entsprechenden Bedingungen zur Tropfenkondensation 

nicht dauerhaft aufrechterhalten werden können. Beschichtungen sind z.B. nicht beständig, werden 

abgetragen oder durch Fouling belegt.  

Eine weitere Unterteilung der Kondensationsvorgänge kann durch die den Vorgang dominierenden 

Mechanismen erfolgen. Kondensiert ein Gas an einer Wand, sind u.a. die Schwerkraft, die zwischen 

den Phasen auftretende Schubspannung, die Massenträgheit des Fluids und die 

Benetzungseigenschaften von Fluid und Oberfläche ausschlaggebend für den Kondensationsverlauf. 

Je nachdem welche Mechanismen überwiegen, spricht man von schwerkraft- bzw. 

schubspannungsdominierter Kondensation, englisch: gravity bzw. shear controlled condensation. 

Eine analytische Betrachtung der schwerkraftdominierten Kondensation wurde 1916 von Wilhelm 

Nußelt vorgestellt [124]. Er beschreibt darin die laminare Filmkondensation ruhender Gase u.a. an 

senkrechten Wänden. Auch wenn die zugrunde gelegten Randbedingungen in den meisten 

technischen Fällen nicht erfüllt sind, ist die Methode in vielen Fällen gut geeignet, um den 

Wärmeübergangskoeffizienten bei der Filmkondensation abzuschätzen. In Abbildung 2.3 ist der Fall 

nach Nußelt schematisch dargestellt. Das Gas, das bei Sättigungstemperatur Ὕ  vorliegt, kondensiert 



2 KONDENSATION UND VERDAMPFUNG IN PLATTENWÄRMEÜBERTRAGERN 

10 

 

an der Filmoberfläche. Der Kondensatfilm fließt unter Einwirkung der Schwerkraft nach unten ab. 

Da das Gas fortlaufend an der Filmoberfläche kondensiert, nimmt die Filmdicke ᾀ stromabwärts 

stetig zu.  

 

Abbildung 2.3: Kondensatfilm an einer senkrechten Wand bei ruhender Gasphase,  

modifiziert nach [12] 

Bei einer genügend geringen Filmdicke liegt laminare Strömung vor, der konvektive Wärmeübergang 

im Film ist vernachlässigbar und die Wärme wird ausschließlich durch Wärmeleitung übertragen. 

Unter Annahme einer konstanten Wärmeleitfähigkeit ‗ ergibt sich ein linearer Temperaturverlauf 

im Film. Dadurch lässt sich der lokale Wärmeübergangskoeffizient bei der Kondensation als Quotient 

aus Wärmeleitfähigkeit und Filmdicke beschreiben: 

Die von Nußelt herangezogenen Randbedingungen sind in realen Wärmeübertragern meist nicht 

gegeben. Die Strömung im Film wird bei zunehmender Ablauflänge zunächst wellig und dann 

turbulent, s. Abbildung 2.3. Zudem liegen in Plattenwärmeübertragern meist hohe Geschwindigkeiten 

der Gasphase vor, sodass die Schubspannung an der Phasengrenze nicht mehr vernachlässigt werden 

kann. 

Die meisten Betriebsbedingungen in Plattenwärmeübertragern führen daher zu einer 

schubspannungsdominierten Kondensation. Für diese Fälle wurde bisher kein analytischer 

Zusammenhang aufgezeigt. Es gibt jedoch eine Reihe empirischer Korrelationen, die auf dem 

Haupteinfluss des Wärmeübergangs durch Scher- und Reibkräfte basieren. Ein Überblick über die 

veröffentlichten empirischen Zusammenhänge wird in Abschnitt 3.1 gegeben. 

 ᾀ 
‗

ᾀ
 
” ” ” Ὣ ɝὬ ‗

τ– Ὕ Ὕ  ᾀ

ϳ

 (2.13) 
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2.3 WÄRMEÜBERGANG BEI DER VERDAMPFUNG 

Kommt eine Flüssigkeit in Kontakt mit einer Oberfläche, deren Temperatur Ὕ  größer ist als die 

Sättigungstemperatur des Fluids, Ὕ , so beginnt die Flüssigkeit ab einer bestimmten Überhitzung 

ЎὝ Ὕ Ὕ  zu verdampfen. Die Ausprägung der Verdampfung ist dabei u.a. abhängig von der 

Höhe der Überhitzung, der Oberflächenbeschaffenheit, sowie den thermophysikalischen 

Fluideigenschaften. Eine besondere Bedeutung kommt ï wie auch schon bei der Kondensation ï den 

Grenzflächenspannungen zu.  

Ist die Überhitzung gering, erfolgt die Verdampfung ohne Blasenbildung an der freien Oberfläche 

der Flüssigkeit. Die Wärme wird durch freie Konvektion von der Wand an die Oberfläche der 

Flüssigkeit übertragen. Diese Art der Verdampfung wird als stilles oder konvektives Sieden 

bezeichnet.  

Wird die Überhitzung erhöht, kommt es an definierten Keimstellen auf der Oberfläche zu 

Blasenbildung. Diese Blasen wachsen durch die stetige Wärmezufuhr an, bis die Auftriebskräfte die 

Haftkräfte übersteigen und die Blase abreißt. Zurück bleibt ein Gasrest in der Keimstelle, aus dem 

eine neue Blase erwachsen kann. Diesen Vorgang bezeichnet man als Blasensieden. 

Ausschlaggebend für die Wärmeübertragung ist hierbei vor allem die Anzahl der aktiven Keimstellen. 

Wie oben angedeutet, bezeichnet eine Keimstelle eine Unebenheit in der technisch rauen Heizfläche, 

in der durch die begrenzte Benetzungsfähigkeit der Flüssigkeit Gas verblieben ist. In Abbildung 2.4 

ist die Entstehung eines solchen Blasenkeims während der Benetzung der Oberfläche dargestellt. Für 

alle Randwinkel  π kommt es dabei zum Gaseinschluss während des Voranschreitens der 

Flüssigkeit. 

 

Abbildung 2.4: Links: Entstehung von Keimstellen/Blasenkeimen durch Gaseinschluss. Rechts: 

Keimstellen für verschiedene  

Wie viele aktive Keimstellen auf einer gegebenen Oberfläche vorliegen, ist abhängig von der 

Überhitzung der Oberflächenstruktur und dem vorherrschenden Druck. Um diesen Zusammenhang 

zu verdeutlichen, soll im Folgenden auf den theoretischen Hintergrund der Blasenbildung 

eingegangen werden. 
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Dazu wird eine kugelförmige Blase mit dem Radius ὶ in der sie umgebenden Flüssigkeit betrachtet. 

Unter Annahme eines thermischen Gleichgewichts in beiden Fluidphasen lässt sich anhand der 

Kräftebilanz an der Phasengrenzfläche die Bedingung für das mechanische Gleichgewicht herleiten: 

 ὴ ὴ  
ς„

ὶ
 (2.14) 

Dieser Zusammenhang wird als Laplace-Gleichung bezeichnet. Damit ist es möglich, die für die 

Blasenbildung notwendige Druckdifferenz Ўὴ ὴ ὴ zu bestimmen. Um diese Druckdifferenz 

zu erreichen, ist eine Überhitzung der Gasphase notwendig. Der Zusammenhang zwischen 

Druckdifferenz und Überhitzung kann mit der Gleichung von Clausius-Clapeyron abgeschätzt 

werden. Für die notwendige Überhitzung bei gegebenem Ўὴ  ergibt sich danach: 

 ЎὝ  
ς„  Ὕ

ὶ ɝὬ ”
 (2.15) 

Hierin ist ὶ der Mindestradius, den die Blase einnehmen muss, um bei der gegebenen Überhitzung zu 

bestehen und weiter anwachsen zu können. Steigt die Überhitzung, wird der Mindestradius geringer. 

Dies führt dazu, dass mit steigender Überhitzung immer mehr Keimstellen aktiviert werden, da auch 

kleinere eingeschlossene Gasvolumina ausreichen, um eine Blase wachsen zu lassen. Da die 

Grenzflächenspannung für höhere Betriebsdrücke sinkt, nimmt bei konstanter Überhitzung auch der 

Mindestradius ab. Höhere Drücke führen also bei sonst gleichen Bedingungen zur Aktivierung einer 

höheren Anzahl an Keimstellen. 

In den meisten technischen Anwendungsfällen findet Verdampfung unter erzwungener Konvektion 

statt. Die Dynamik der Blasenbildung, welche ausschlaggebend für die Strömungseigenschaften in 

der Grenzschicht und somit den Wärmeübergang ist, wird dann von der aufgeprägten Strömung 

beeinflusst. Zudem wechselt das Wärmeübertragungsverhalten stetig bedingt durch die 

kontinuierliche Zunahme des Dampfgehalts und der damit einhergehenden Änderung der Fluid- und 

Strömungseigenschaften.  

Eine allgemeingültige Beschreibung der Verdampfung in Plattenwärmeübertragern ist aufgrund der 

sehr komplexen und variablen Geometrie der Strömungskanäle schwierig. In der Literatur gut 

bekannt ist dagegen das senkrechte Verdampferrohr. Die dort wirkenden Mechanismen sind 

prinzipiell auf den Plattenspalt übertragbar. Im Folgenden soll daher der Verdampfungsvorgang und 

die sich einstellenden Strömungsformen bei der Verdampfung im senkrechten Rohr erläutert werden. 

In Abbildung 2.5 sind die Strömungsformen in einem solchen beheizten Rohr dargestellt. Das Fluid 

tritt von unten unterkühlt in das Rohr ein. Der Wärmeübergang erfolgt hier konvektiv, wie in 

Abschnitt 2.1.2 beschrieben. Sobald an der Wand eine bestimmte Überhitzung erreicht ist, tritt dort 

Blasenbildung auf. Die Kernströmung ist zunächst noch unterkühlt, sodass die Blasen nur im 

Wandbereich bestehen können, man spricht von unterkühltem Sieden. Sobald die Fluidtemperatur 

auch in der Kernströmung die Sättigungstemperatur erreicht hat, stellt sich gesättigtes Blasensieden 
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ein. Der Wärmeübergang steigt im Bereich des Blasensiedens stark an und ist abhängig vom 

Dampfgehalt und der Wärmestromdichte sowie schwach abhängig von der Massenstromdichte. Bei 

einem weiteren Anstieg des Dampfgehalts koalieren immer mehr einzelne Basen, die Strömung geht 

in eine Schwallströmung über. Mit zunehmender Verdampfung wachsen auch die Gasschwalle immer 

mehr zusammen, sodass die Flüssigkeit an den Randbereich des Rohrs gedrängt wird und die 

Gasphase sowie mitgerissene Tropfen in der Rohrmitte strömen. Dabei geht die Strömungsform von 

der Ring-Schaumströmung in eine Ringströmung über. Charakteristisch für diese Strömungsform ist 

ein großer Unterschied der Strömungsgeschwindigkeiten von Flüssig- und Gasphase. Der 

Wärmeübergang ist nun durch das Strömungssieden dominiert und kaum noch abhängig von der 

Wärmestromdichte, jedoch stark abhängig von der Massenstromdichte.  

 

Abbildung 2.5: Strömungsformen bei Verdampfung im senkrechten Rohr modifiziert nach [31] und 

[71] 

Der Wärmeübergangskoeffizient steigt weiterhin intensiv an, bis so viel Flüssigkeit verdampft, dass 

der Film nicht mehr die komplette Wand benetzt. Der Film reißt auf und es komm schließlich zum 

Austrocknen der Wand (Dryout). Die Wärme muss nun konvektiv von der Wand an die Gasphase 

übertragen werden, was infolge des schlechteren Wärmeübergangs zu einem sofortigen Anstieg der 

Wandtemperatur führt. Die verbliebene Flüssigkeit ist bei der Sprühströmung als Tropfen in der 

Gasphase dispergiert und verdampft schließlich vollständig. Für die Berechnung des 
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Wärmeübergangs bei der Verdampfung in Plattenwärmeübertragern liegen diverse empirische 

Ansätze vor. Für eine Erläuterung dieser Ansätze sei auf Abschnitt 3.3 verwiesen. 

2.4 DRUCKVERLUST IN ZWEIPHASIGEN STRÖMUNGEN 

Der Druckverlust in einer zweiphasigen Kanalströmung ist auf drei Ursachen zurückzuführen:  

Wandreibung, Gravitation und Impulsänderung [91]. Die Druckänderung infolge von Gravitation und 

Impulsänderung ist hauptsächlich von den Fluideigenschaften und den vorherrschenden 

Betriebsbedingungen abhängig und nicht von der Kanalgeometrie. Daher können für die Berechnung 

dieser Einflüsse unabhängig von der Beschaffenheit des Strömungskanals allgemeingültige Ansätze, 

z.B. aus [31], herangezogen werden. 

Erfährt das Fluid beim Durchströmen eine Höhenänderung Ўᾀ, wird durch die Gravitationskraft die 

geodätische Druckdifferenz induziert: 

 Ўὴ ὫÓÉÎ—” Ўᾀ (2.16) 

Hierbei ist Ὣ die Erdbeschleunigung, — ist der Neigungswinkel der Strömungsachse bezogen auf die 

Wirkrichtung der Erdbeschleunigung und ”  die Dichte der Zweiphasenströmung, die mit dem 

volumetrischen Dampfgehalt ‐ über die Dichten der Gas- und Flüssigphase gemittelt wird: 

  ” ‐” ρ ‐” (2.17) 

Findet in der Strömung eine Phasenumwandlung statt, so kommt es durch die sich ändernden 

Fluideigenschaften und Phasengeschwindigkeiten zu einer Änderung des Impulsstroms. Diese 

Impulsänderung resultiert in der Beschleunigungsdruckdifferenz: 

 Ўὴ
ὋЎὼ

”
  (2.18) 

Sie ist abhängig von der Änderung des Dampfmassenanteils Ўὼ, der Massenstromdichte Ὃ sowie der 

Zweiphasendichte des strömenden Fluids. 

Der Reibungsdruckverlust ist neben den Fluideigenschaften und Betriebsbedingungen vor allem 

abhängig von der Kanalgeometrie. Da letztere besonders bei Plattenwärmeübertragern sehr komplex 

ist und stark variiert, kann für die Beschreibung des Reibungsdruckverlusts keine allgemeingültige 

Gleichung herangezogen werden. Die in der Literatur verbreiteten Berechnungsmethoden lassen sich 

jedoch in drei Ansätze unterteilen, welche im Folgenden vorgestellt werden. 

Das Homogene Modell setzt eine gleichmäßige Verteilung von Gas- und Flüssigphase über den 

Strömungsquerschnitt sowie eine einheitliche Geschwindigkeit der beiden Phasen voraus. Mit diesen 

Annahmen kann die Strömung wie eine einphasige Strömung behandelt werden, sofern man 

entsprechend gemittelte Fluideigenschaften für die Berechnung verwendet. Durch die Annahme der 

einheitlichen Geschwindigkeit kann der schwer zu bestimmende volumetrische Dampfgehalt in 
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Gleichung 2.17 in den massenbezogenen Strömungsdampfgehalt ὼ umgerechnet werden. Damit 

ergibt sich die mittlere Dichte zu  

 ”
ὼ

” 

ρ ὼ

” 
Ȣ (2.19) 

Mit dieser mittleren Dichte kann der Reibungsdruckverlust Ўὴ ȟ  wie für eine einphasige 

Strömung berechnet werden. 

 Ўὴ ȟ

‚  Ὃ ὰ

ς Ὠ ”
  (2.20) 

Hierbei ist ‚  der Druckverlustbeiwert, auch Darcy-Faktor Ὢ genannt, der durch eine empirische 

Korrelation bestimmt werden muss. Im englischsprachigen Raum wird statt des Druckverlustbeiwerts 

häufig der Fanning-Faktor Ὢ verwendet. 

 Ὢ
‚  

τ

Ὢ 

τ
  (2.21) 

Beim heterogenen Modell werden beide Phasen einzeln betrachtet und der Reibungsdruckverlust der 

Zweiphasenströmung als Funktion aus den Reibungsdruckverlusten der Einzelphasen bestimmt. Die 

meisten Modelle basieren auf dem Ansatz von Lockhart und Martinelli [96] aus dem Jahr 1949. Dabei 

wird der Lockhart-Martinelli-Parameter ὢ als Quadratwurzel aus dem Verhältnis der einphasigen 

Reibungsdruckverluste gebildet:  

 ὢό
Ўὴ ȟ

Ўὴ ȟ

  (2.22) 

Ўὴ ȟȾ  ist hierbei jeweils der Reibungsdruckverlust, der entsteht, wenn ein Phasenanteil allein 

durch den Kanal strömen würde. Zudem wird der Zweiphasenmultiplikator ‰ definiert, welcher die 

Proportionalität zwischen dem Reibungsdruckverlust der zweiphasigen Strömung und der 

einphasigen Strömung angibt. ‰ kann sowohl auf die Gas- als auch auf die Flüssigphase bezogen 

werden: 

 ‰
Ўὴ ȟ

Ўὴ ȟ
 ȟ ‰

Ўὴ ȟ

Ўὴ ȟ
  (2.23) 

Der Zusammenhang zwischen dem Lockhart-Martinelli-Parameter und ‰  kann z.B. nach Chisholm 

[29] in folgender Form angegeben werden: 

 ‰ ρ
ὅ

ὢ

ρ

ὢό
  (2.24) 

ὅ ist dabei eine Konstante, welche Chisholm in Abhängigkeit des Strömungszustands (laminar oder 

turbulent) der beiden Phasen angibt. 

Der dritte Ansatz zur Bestimmung des Reibungsdruckverlusts basiert auf der kinetischen Energie pro 

Volumeneinheit: 
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Ὁ

ὠ

Ὃό

ς”
 
Ўὴ ȟ

Ὢ
 (2.25) 

Ὢ  stellt dabei den Proportionalitätsfaktor zwischen zweiphasigem Reibungsdruckverlust und  

Ὁ ὠϳ  dar, welcher empirisch ermittelt werden muss. 

2.5 PLATTENWÄRMEÜBERTRAGER 

Plattenwärmeübertrager zählen zu den Kompakt-Wärmeübertragern, welche sich durch eine 

besonders große Wärmeübertragungsfläche im Verhältnis zum Gesamtvolumen auszeichnen. Der 

schematische Aufbau eines geschraubten Plattenwärmeübertragers ist in Abbildung 2.6 dargestellt. 

Die Wärmeübertragerplatten werden durch die Verschraubung von Fest- und Losplatte 

aneinandergepresst, sodass in den Plattenzwischenräumen Kanäle entstehen. Durch die Elastomer-

Dichtrahmen auf den Wärmeübertragerplatten werden die den Apparat durchströmenden Fluide so in 

die Kanäle gelenkt, dass wärmeres und kälteres Fluid alternierend durch die Kanäle strömen. Dadurch 

und durch die hohe Turbulenz der Strömung in den Kanälen wird ein besonders effektiver 

Wärmeübergang erreicht. Neben der geschraubten Variante, werden industrielle 

Plattenwärmeübertrager auch gelötet oder verschweißt angeboten. Dies ermöglicht den Betrieb bei 

höheren Temperaturen und Drücken (bis zu 900°C und 60 bar [81]). Der Einsatzbereich geschraubter 

Plattenwärmeübertrager liegt mit Maximalwerten von 24 bar [114] und je nach Dichtungsmaterial bis 

zu 160°C [162] deutlich darunter. Jedoch bietet diese Bauart den Vorteil einer guten Zugänglichkeit, 

z.B. für Reinigungszwecke sowie ein einfaches Hinzufügen oder Entfernen von Platten bei 

veränderten Leistungsanforderungen. 

 

Abbildung 2.6: Aufbau eines gedichteten Plattenwärmeübertragers (Quelle: tranter.com) 



2 KONDENSATION UND VERDAMPFUNG IN PLATTENWÄRMEÜBERTRAGERN 

17 

 

In Abbildung 2.7 ist die Geometrie einer Wärmeübertragerplatte mit Winkelwellenprägung in 

doppeltem Fischgrätmuster beispielhaft für zwei verschiedene Prägungswinkel • dargestellt. Im 

Allgemeinen spricht man bei Prägungswinkeln kleiner als 45° von weichen Platten und bei • τυЈ 

von harten Platten. Der Prägungswinkel hat einen entscheidenden Einfluss auf die sich ausbildende 

Strömung. Harte Platten führen im Vergleich zu weichen Platten zu einer stärker turbulenten 

Strömung, was zu einem besseren Wärmeübergang, aber auch zu einem höheren Druckverlust führt. 

Für die optimale Anpassung an die zulässigen Betriebsbedingungen kann auch der Einsatz von 

Winkelwellenplatten mit verschiedenen Prägungswinkeln (• , • ) von Vorteil sein. Diese müssen 

ansonsten dieselbe Geometrie aufweisen und werden abwechselnd im Plattenpaket verwendet. Mit 

dieser gemischten Konfiguration werden mittlere Wärmeübergangseigenschaften bei moderaten 

Druckverlusten erreicht. Martin [114] schlägt für die Berechnung bei Platten mit gemischten 

Prägungswinkeln die Verwendung eines mittleren Prägungswinkels vor: 

 •
ρ

ς
• •  (2.26) 

Die Winkelwellenprägung ist näherungsweise sinusförmig mit der Wellenlänge Ώ und der Prägetiefe 

ὦ ausgeführt. 

 

Abbildung 2.7: Platte mit Winkelwellenprägung. Links: Weiche Platte, Rechts: Harte Platte.  

Für die strömungsmechanische Charakterisierung der Platten wird der hydraulische Durchmesser 

herangezogen. Dieser berechnet sich aus den Prägungsparametern der Platte: 

 Ὠ
ςὦ

 
  (2.27) 




















































































































































































































































































































