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Abstract

During the last years the use of mechanical superchargers has gained increasing
interest in a bid to combine attractive emmision- and fuel consumption values
with dynamic driving performance.

Based on an analysis of available supercharging systems the development po-
tential of twin screw superchargers is assessed.

A concept using inlet slide valves is developed which allows at the same time
to control the mass flow delivered by the supercharger and achieve an expansion
of the transported charge under part load conditions when the delivered pressure
is lower than ambient pressure, achieving a reduction in necessary shaft power or
even the delivery of shaft power. To distinguish it from conventional superchar-
gers the new device is called 'SCREW’ - Screw type machine with Compressor
Respectively Expander Working mode.

The effect of several design parameters on the SCREW’s performance is eva-
luated by extensive simulation calculations, showing that a suitable design va-
ries considerable from conventional supercharger designs and that a significant
amount of further research, especially covering the development of rotor profiles
suited for this specific task, is still needed to fully utilize the concept’s potential.

As a proof of concept prototype SCREWS, based on a conventional twin screw
supercharger, have been built and tested. The results obtained made clear the
general suitability of the concept but also underlined the shortcomings of the
prototype as they had already been predicted by the simulations.

The SCREW concept is suitable to control the mass flow delivered by a su-
percharger in a considerable range and increase the efficiency under part load
conditions significantly.

To fully exploit the concept’s potential a significant amount of basic optimi-
zation and a completely new design, establishing the SCREW as a category of

it’s own instead of just a modified supercharger, is needed.
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Einleitung

1.1 Aufladung von Verbrennungsmotoren

In den letzten Jahren ist bei Verbrennungsmotoren fiir den Kraftfahrzeugbereich
ein deutlicher Trend zu immer groferen Leistungen zu verzeichnen. Diese Ten-
denz resultiert vor allem aus dem Anwachsen der durchschnittlichen Fahrzeugge-
wichte infolge immer umfangreicherer Komfort- und Sicherheitsausstattung. Der
direkte Weg zu erhohter Leistung, die Hubraumvergtferung, ist jedoch aufgrund
konstruktiver Gegebenheiten (Bauraum, verfiighare Motorenblocke) und fiskali-
scher Einschrankungen hiufig eingeengt. Zusétzlich sollen moderne Antriebssy-
steme ein Hochstmaf an Wirtschaftlichkeit durch méglichst geringen Kraftstoff-
verbrauch bieten. Kleinere aufgeladene Motoren bieten den Vorteil, ihre Nenn-
leistung bei kleineren Reibverlusten zu realisieren. Die Aufladung kann auf Be-
triebspunkte beschrénkt bleiben, bei denen eine hohe Leistung gefordert wird,
im Teillastbereich wird der Motor ohne Aufladung (Saugrohrdruck kleiner oder
gleich Umgebungsdruck) betrieben, was allgemein zu giinstigen Verbrauchswerten
im Fahrbetrieb fiihrt.

Die konsequente Umsetzung dieser Auslegungsphilosophie fiihrte zu den heute
viel diskutierten 'Downsizing’ —~Konzepten, bei denen sehr kleine Verbrennungs-
motoren kombiniert mit einer Hochaufladung zur Verwendung kommen, um ei-
nerseits kurzzeitig eine hohe Spitzenleistung bereitstellen zu konnen, andererseits

aber auch einen sparsamen Teillastbetrieb zu erméglichen.
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Grundsétzlich ist die Nutzleistung eines Motors nach [1] gegeben durch:
PBJ,[ = —T}LKHUT]E. (11)

Beriicksichtigt man den Mindestluftbedarf zur Verbrennung L,,;, sowie das Luft-

verhéltnis A, so ergibt sich ein Luftmassenstrom von:

mme = 1 Linin A (12)

Bei gegebenem Hubvolumen Vi des Motors ist die in die Zylinder einbringbare

Luftmasse m;, gegeben durch:
my = /\LpLVH. (13)

Der Luftmassenstrom 7ivy, folgt bei Einbeziehung der Drehzahl n und der Anzahl

der Umdrehungen je Arbeitsspiel n, daraus zu:

. n
mp = )\LPLVH;7 (1.4)
wobei fiir Viertaktmotoren n, = 2 wird. Durch Umformen und Einsetzen ergibt

sich damit:
H, VunApprne

L min A Na

als Bestimmungsgleichung fiir die effektive Motorleistung P..

P = (1.5)

Es ist sofort ersichtlich, dass bei gegebenen Werten fiir Motorhubvolumen und
Taktzahl sowie festgelegtem Brennstoff eine Leistungserhhung nur iiber wenige
Grofen erreichbar ist. Eine Drehzahlerhdhung ist, wenngleich fiir Sportmotoren
hiufig realisiert, fiir den Alltagsbetrieb wenig praktikabel, da, abgesehen von ho-
hem Produktions— und Wartungsaufwand, das resultierende Leistungsverhalten
hiufig als wenig zufriedenstellend gilt. Weiter ist die erhéhte Larmemission sol-

cher Motoren unter Umweltgesichtspunkten schlecht tragbar.

Das Luftverhéltnis A unterliegt sowohl beim Otto— wie auch beim Dieselmo-
tor aufgrund des schmalen Ziindbereiches bzw. der Gefahr des Rufens stren-
gen Restriktionen. Die Werte fiir den Liefergrad A, wesentlich bestimmt durch
die Stromungswiderstinde der Einlass- und Auslasstrakte, sowie den effektiven

Wirkungsgrad 7., abhéngig hauptsichlich von Verbrennungsverlauf und mechani-
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schen Verlusten, lassen beim heutigen Optimierungsstand nur noch geringe Ver-
besserungspotentiale erkennen.

Die verbleibende Moglichkeit ist eine Erhchung der Luftdichte p;. Hierzu ist
nach der Gasgleichung p;, = p,RT}, der Druck iiber den Atmosphérendruck auf
den Ladedruck py, zu steigern. Dieses Vorgehen bezeichnet man als Aufladung [2].

Von den verschiedenen moglichen Aufladeverfahren nehmen die zwei Systeme

1. Mechanische Aufladung,

vor allem aber die
2. Abgasturboaufladung

eine marktbeherrschende Stellung ein.

1.1.1 Mechanische Aufladung

Bei der mechanischen Aufladung wird der Lader iiber eine mechanische Kopplung
unmittelbar vom Verbrennungsmotor angetrieben und liefert diesem Luft mit
dem Ladedruck p;,. Bild 1.1 stellt die idealisierten thermodynamischen Prozesse
eines Verbrennungsmotors bei mechanischer Aufladung (links) und bei Abgas-
turboaufladung (rechts) dar. Der obere Teil des Bildes zeigt das p,V-Diagramm
des Verbrennungsmotors, der untere Teil das p,V-Diagramm des Laders bzw. der
Abgasturbine. Der Hochdruckprozef sei bei beiden Aufladevarianten identisch.

Fiir die betrachteten Verfahren ergeben sich erhebliche Unterschiede beim
Ladungswechsel. Bei der mechanischen Aufladung muf die vom Lader aufgenom-
mene Arbeit W, vom Motor aufgebracht werden. Im Motorprozef ergibt sich
jedoch eine negative Ladungswechselarbeit Wy py, durch die ein grofer Teil die-
ser Arbeit wieder zuriickgewonnen werden kann.

Aufgrund der unmittelbaren Kopplung des Laders an den Verbrennungsmotor
ergeben sich mehrere Vorteile:

o Unempfindlichkeit gegen erhohten Abgasgegendruck z.B. infolge Katalysa-
tor oder Rukfilter

e Hohe Dynamik durch gutes Ansprechverhalten

e Hoher Ladedruck schon bei niedrigen Drehzahlen verfiigbar
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Hierbei ist insbesondere die Kompatibilitdt der mechanischen Aufladung mit
Abgasreinigungsmaftnahmen hoch zu bewerten, da sich die heutigen Emissions-
grenzen nicht durch ausschlieflich innermotorische Manahmen unterschreiten
lassen.

Der Aspekt der Verfiighbarkeit hoher Ladedriicke bereits bei niedrigen Mo-
tordrehzahlen gewinnt bei Downsizing-Konzepten an Bedeutung, da hierdurch
die ausgepragte Anfahrschwiche der sehr kleinvolumigen Motoren ausgeglichen
werden kann.

Weiter zeigt die Erfahrung im Fahrbetrieb [3], daf infolge des erreichbaren
Drehmomentverlaufes bei Motoren mit mechanischen Verdringerladern und ei-
ner entsprechend abgestimmten Ubersetzung hiufig eher giinstigere Kraftstoff-
verbrauchswerte als mit Turboaufladung erzielt werden, was den Nachteil der

Leistungsaufnahme des Laders verringert.

1.1.2 Abgasturboaufladung

Die Abgasturboaufladung beruht auf der Kopplung einer durch den Abgasstrom
des Motors angetriebenen Turbine mit einem Turbokompressor auf der Saugseite
des Motors (Bild 1.1, rechte Seite). Die vom Lader aufgenommene Arbeit W, wird
also nicht der Kurbelwellenarbeit entnommen, sondern durch die Abgasturbine
aufgebracht. Hieraus folgt, daf die Turbinenarbeit W betragsmifig gleich der
Laderarbeit W}, sein muk.

Aufgrund des von der Turbine bendtigten Abgasdrucks p, ist die Ladungs-
wechselarbeit des Turbomotors deutlich kleiner als bei der mechanischen Aufla-
dung. Hieraus ergeben sich Nachteile, wenn die bei Turboladern fiir Ottomotoren
allgemein tibliche Ladedrucksteuerung durch ein Wastegate, also das Vorbeifiih-
ren eines Teils der Abgase an der Turbine bei zu hohem Abgasangebot, verwendet
wird. Der Energieinhalt dieses Teilabgasstroms wird dann weder im Motor noch
in der Abgasturbine genutzt.

Eine besondere Problematik kann entstehen, wenn Abgasreinigungssysteme
wie Katalysator oder Ruffilter hinter der Turbine im Abgasstrang angeordnet
werden. Um trotz der in diesen Einbauten auftretenden Druckverluste ein hin-
reichendes Druckgefille iiber der Turbine zu erhalten, steigt der Abgasdruck pa
unter Umsténden iiber den Ladedruck py an, so daf die Ladungswechselarbeit

das Vorzeichen wechselt.
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Bild 1.1: Schematische Darstellung von mechanischer Aufladung (links) und Ab-
gasturboaufladung (rechts) bei idealisierter ProzeRfiihrung. Der obere
Teil des Bildes zeigt das p,V-Diagramm des Verbrennungsmotors, der
untere Teil das p,V-Diagramm des Aufladegerites.

pU Umgebungsdruck

L Ladedruck

pA Abgasdruck

or Oberer Totpunkt der Kolbenbewegung
ur Unterer Totpunkt der Kolbenbewegung
Wy, Arbeitsflache des Laders

W Arbeitsfliche der Abgasturbine

Wrow Arbeitsfliche des Ladungswechsels
Wup Arbeitsfliche des Hochdruckprozesses
P Druck

|4 Volumen
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Die Abgasturboaufladung bietet folgende Vorteile:
o Infolge grofier Stiickzahlen giinstiger Preis
e Langjahrig erprobte Technik mit hohem Entwicklungsstand

o Geringe Schallemission, wobei die im Abgasstrang angebrachte Turbine

héufig stark dimpfend wirkt

1.1.3 Sonstige Aufladesysteme

Neben den dargestellten Systemen gibt es noch die Systeme
e Aufladung durch Gasschwingungen (Resonanzaufladung)
o Druckwellen-Aufladung
e Fremdaufladung

Die Resonanzaufladung nutzt Schwingungen der Gasséule infolge der La-
dungswechsel zur Druckerhhung im Zylinder beim Schliefen der Einlafventile.
Sie bietet nur eingeschriankte Moglichkeiten der Leistungssteigerung, da die er-
reichbaren Ladedriicke gering bleiben und nur in begrenzten Drehzahlbereichen
erreichbar sind.

Die Druckwellenaufladung, eng Verbunden mit dem Comprex-Lader, nutzt
Druckwellen im Abgas zur Verdichtung der Verbrennungsluft. Obwohl beim Com-
prex ein mechanischer Antrieb des Steuelementes durch den Verbrennungsmotor
erfolgt, wird die eigentliche Verdichtungsarbeit dem Abgas entnommen, so daf§
es sich nicht im eigentlichen Sinne um eine mechanische Aufladung handelt. Die
Druckwellenaufladung hat, nach Einstellung der Comprex-Produktion, momen-
tan keine praktische Bedeutung.

Bei der Fremdaufladung verfiigt das, meist als Stromungsmaschine ausgefiihr-
te, Aufladegerit iiber einen eigenen, oft elektrischen, Antrieb. Praktische Bedeu-
tung hat dieses Verfahren gegenwirtig ausschliefflich zur Aufladung von Grofdie-

selmotoren.
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1.2 Ziel der Arbeit und Vorgehensweise

Der bedeutendste Gesichtspunkt bei der Auswahl eines mechanischen Laders
fiir Verbrennungsmotoren ist die erzielbare Energiewandlungsgiite des Gesamt-
systems aus Lader und Verbrennungsmotor, die durch den Leistungsbedarf des
Laders signifikant zu beeinflussen ist.

Moderne ottomotorische Fahrzeugantriebssysteme benétigen einerseits einen
hohen Ladedruck fiir den Vollastbetrieb, sollen andererseits aber auch im Leerlauf-
und Teillastbereich hohe Innen—Wirkungsgrade erzielen kénnen.

Ziel der Arbeit ist die Untersuchung und Optimierung eines auf dem Prin-
zip der Schraubenmaschine basierenden Aufladegerites fiir Ottomotoren, das im
hohen Lastbereich als konventioneller Lader arbeitet und, bei niedrigen Lasten,
auch Expansionswellenarbeit liefert und gleichzeitig eine Variation des geforder-
ten Luftmassenstroms ermdglicht. Durch den dadurch méglichen Wegfall einer
konventionellen Drosselklappe ist eine wirkungsgradsteigernde Entdrosselung des
Ansaugvorgangs des Verbrennungsmotors erreichbar.

U dieses Ziel zu erreichen wird, ausgehend von einer Analyse und Bewertung
existierender Aufladegerite und ihrer Steuerungen, ein geeignetes Laststeuerkon-
zept entwickelt.

Hauptbestandteil der Arbeit soll eine simulationsbasierte Untersuchung des
Einflusses der Variation grundlegender geometrischer Parameter der Schrauben-

maschine auf die Energiewandlungsgiite des Laders sein. Daraus kann eine Opti-

malgeometrie, die einen Kompromiss zwischen den Erfordernissen des Kompressions-

und Expansionsbetriebes darstellen muss, abgeleitet werden.
Die Verifikation des Simulationssystems erfolgt durch Messungen an Prototy-

pen, in denen das Grundkonzept umgesetzt ist.
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Stand der Technik mechanischer
Lader

2.1 Anforderungsprofil

Ein erfolgversprechendes Aufladegerit hat eine Vielzahl von Anforderungen zu
erfiillen, die sich mit dem jeweiligen Stand der Motorentechnik und der Gesetz-
gebung, vor allem hinsichtlich der zulédssigen Abgasemissionen, wandeln konnen.

Ausgehend von in der Literatur angegebenen Vorgaben [4, 5, 6] lassen sich

die Anforderungen in den folgenden Punkten zusammenfassen:

Hoher Liefergrad und Druckaufbau, auch bei geringen Massenstromen,

hohe erreichbare Systemdynamik durch geringe Massentragheit,

e hoher Gesamtwirkungsgrad, besonders im meistgenutzten Teillastbereich,

einfache Steuerbarkeit von Ladedruck und Massenstrom,

geringe Gerduschentwicklung,

giinstige Packageeigenschaften durch geringe Abmessungen, geringes Ge-

wicht und flexible Plazierbarkeit im Fahrzeug,

geringe Kosten fiir Herstellung und Integration in das Antriebssystem,

Wartungsfreiheit,
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o Dauerhaltbarkeit von Lader und Antrieb iiber den Fahrzeuglebenszyklus,
e Eignung zur Erzielung hoher Ladedriicke,

o Kompatibilitdt mit Abgasreinigungssystemen wie Rukfiltern und Abgaska-

talysatoren und die
o Moglichkeit zur einfachen Baureihenbildung.

Die Reihenfolge der Nennung gibt hier keine Gewichtung an. Je nach dem
verfolgten Gesamtkonzept konnen einzelne Aspekte besondere Bedeutung erhal-
ten. So ist fiir einen nach dem Miller-Verfahren arbeitenden Motor, wie er im
Mazda Xedos-9 angeboten wird, die Méglichkeit zum Aufbau hoher Ladedriicke
(IT;, = 2, 3) bereits bei unterer Leerlaufdrehzahl prinzipbedingt erforderlich, wo-
durch der Aspekt der Eignung zum Aufbau hoher Ladedriicke in den Vordergrund
riickt. Im Gegensatz dazu stehen die modernen ’Softturbo’-Konzepte, die Lade-
druckverhiltnisse bis etwa 11, = 1,25 verwenden, also eine deutlich niedrigere

Bewertung dieser Anforderung erméglichen.

2.2 Verfiigbare Aufladesysteme

2.2.1 Mechanische Aufladesysteme
2.2.1.1 Rotationskolbenlader
2.2.1.1.1 Roots-Lader

Beim Roots-Lader handelt es sich um das wohl dlteste heute noch eingesetzte
mechanische Aufladegerit.

Bei der Roots-Maschine drehen sich zwei lemniskatenférmige Rotoren gegen-
sinnig in einem sie umschliefenden annihernd ovalen Gehéuse (Bild 2.1). Dabei
wird durch ein Synchronisationsgetriebe eine Beriihrung der Rotoren verhindert.
Bedingt durch die Rotorgeometrie ergeben sich sehr kurze Spaltlingen, woraus
hohe Spaltmassenstréme folgen kénnen.

Das Volumen des Arbeitsraums bleibt wihrend des Arbeitsspiels konstant, der
Roots-Lader verfiigt also nicht iiber eine innere Verdichtung. Nach Abschluff der
Arbeitskammer von der Saugseite erfolgt lediglich ein Gastransport, bis die druck-

seitigen Steuerkanten erreicht sind. Nun &ffnet die Arbeitskammer zur Druckseite
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Bild 2.1: Schnittbild eines Roots-Laders |7]

und es kommt zu einer isochoren Druckanpassung. Hieraus folgt im Vergleich zur
idealen isothermen Verdichtung eine signifikante Vergrésserung der Arbeitsfliche
(Bild 2.2, [8]).

Der Roots-Lader eignet sich daher prinzipbedingt zum Erreichen von Lade-
druckverhéltnissen II;, < 1,5.

Eine weitere Konsequenz ist das problematische Gerduschverhalten des Roots-
Laders. Aufgrund der hohen Druckgradienten bei dem abrupten Offnen der Ar-
beitskammer kommt es zu ausgeprigten Pulsationsgerduschen als Folge der Druck-

ausgleichsvorginge.

Als Steuerungseingriffe sind bei Roots-Ladern aufgrund der fehlenden inne-
ren Verdichtung nur antriebsseitige Eingriffe, wie die komplette Abkopplung des
Laders durch eine Schaltkupplung oder ein variables Ubersetzungsverhiltnis des
Antriebs, denkbar [9)].

Um die prinzipbedingten Schwichen des Roots-Laders zumindest teilweise
zu beseitigen, wurden verschiedene modifizierte Varianten des klassischen Roots-
Laders entwickelt [10, 11, 12, 13, 14].

Aufgrund der fehlenden inneren Verdichtung ergibt sich jedoch gegeniiber
Ladern mit innerer Verdichtung der Vorteil einer geringen Leistungsaufnahme

bei geringer Last und damit niedrigen Ladedriicken.
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Bild 2.2: Mehrarbeit beim Roots-Lader durch isochoren Druckausgleich im Ver-
gleich zur isothermen Verdichtung bei idealisierter Darstellung im p,V-
Diagramm 8]

Bild 2.3: Schnittbild eines Opcon-Autorotor Schraubenladers [16]
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2.2.1.1.2 Schraubenlader

Die Schraubenmaschine wurde, obwohl bereits zu diesem Zeitpunkt lange be-
kannt, erstmals ab etwa 1956 von der Schweizer Firma Saurer als Schraubenlader
zur Aufladung von Nutzfahrzeug-Dieselmotoren eingesetzt [15]. Aktuelle Anwen-
dungsbeispiele sind der Mazda Xedos 9 und der Mercedes C32 AMG. Ein Beispiel
eines neueren Schraubenladers stellt Bild 2.3 dar.

Eine Beschreibung von Aufbau und Funktion der Schraubenmaschine enthalt
Kapitel 3.

Schraubenlader konnen aufgrund der inneren Verdichtung eine hohe Ener-
giewandlungsgiite auch bei hohen Ladedruckverhéltnissen erreichen. Eine Vor-
aussetzung dafiir ist die Realisierung geringer Spaltmassenstrome [17]. Hierzu
ist einerseits eine Minimierung der Spalthéhen, soweit mit der Forderung einer
hohen Betriebssicherheit vereinbarbar, und andererseits der Betrieb bei relativ
hohen Umfangsgeschwindigkeiten (bis etwa ugr > 150 ms™! ) zielfiihrend.

Zur Spalthohenminimierung werden in modernen Schraubenladern neben op-
timierten Geometrien Beschichtungen von Rotor- und Gehéuseteilen eingesetzt,
die iiber Einlaufeigenschaften verfiigen und so eine Minimierung der Betriebs-
spalthohen erwirken.

Bedingt durch die innere Verdichtung ergeben sich im Teillastbetrieb Wir-
kungsgradnachteile fiir den ungesteuerten Schraubenlader, da bei den dann an-
liegenden geringen Druckverhéltnissen das innere Volumenverhéltnis suboptimal
angepasst ist. Zur Losung dieses Problems existieren im Bereich des Schrauben-
kompressorenbaus, speziell der Kéltemittelkompressoren, weit entwickelte Steue-
rungsverfahren, beispielsweise Schiebersteuerungen, die, weil aufwéndig, bisher
noch nicht in den serienméfigen Schraubenladerbau Eingang gefunden haben.

Aufgrund der hohen Umfangsgeschwindigkeit und damit der hohen Arbeits-
spielfrequenz zeichnen sich Schraubenlader durch kompakte Bauformen mit guten
Packageeigenschaften aus. Bei verschiedenen realisierten Konzepten kann der La-
der z.B. platzsparend zwischen den Zylinderbiinken eines V-Motors eingebaut
werden.

Ein Schwachpunkt des Schraubenladers ist seine Gerduschentwicklung. Hier-
fiir sind im wesentlichen Anregungen durch Druckausgleichsvorginge bei Offnen
einer Arbeitskammer zur Druckseite verantwortlich. Diese Anregung kann durch

eine moglichst exakte Anpassung des inneren Volumenverhéltnisses v; an das an-
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Innenrotor

AuBenrotor

Bild 2.4: Schnittbild eines Pierburg DK-Laders [25]

liegende Druckverhiltnis minimiert werden. Eine weiterfithrende Betrachtung der
Schallproblematik enthélt [18].

Nach léngerer Pause werden Schraubenlader derzeit wieder serienméfig in
verschiedenen Fahrzeugen eingesetzt [19, 20, 21|. Das wohl interessanteste Beispiel
ist der Miller-Motor des Mazda Xedos 9. Prinzipbedingt sind hier recht hohe
Ladedruckverhéltnisse bis etwa II;, = 2,3 erforderlich, die nur mit einem Lader
mit innerer Verdichtung sinnvoll zu erreichen sind.

Schraubenlader weisen noch ein hohes Entwicklungspotential auf [22]|. Ne-
ben den bereits erwihnten Steuerungskonzepten zielen viele Aktivitdten auf eine
vereinfachte Fertigung ab. Ein Beispiel hierfiir ist der in Bild 2.3 dargestellte
Opcon-Autorotor Schraubenlader. Neben einer Minimierung der Teilezahl wer-
den viele Bauteile als Aluminium-Strangprefteile endmafnah gefertigt, um so

die spanende Bearbeitung zu minimieren.

2.2.1.1.3 Innenachsige Verdringerlader

Die bekanntesten Ausfiihrungen der einachsigen Verdréingerlader sind der Fliigel-

zellenlader, der Pierburg DK-Kompressor [23] sowie der, diesem recht #hnliche,
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KKK Ro-Lader [24]. Im folgenden wird beispielhaft der Pierburg DK-Kompressor
niher betrachtet.

Den grundsitzlichen Aufbau veranschaulicht Bild 2.4, [25]. Der vom Ver-
brennungsmotor angetriebene Innenrotor bewirkt als Verdrénger die Verdichtung,
wihrend der AuRenrotor, vom Innenrotor iiber ein Synchrongetriebe angetrieben,
durch Offnen und AbschlieRen der Arbeitskammern die Steuerung iibernimmt.
Durch Verringerung des Volumens der geschlossenen Arbeitskammer kommt es
zu einer inneren Verdichtung, wobei Volumenverhéltnisse zwischen v; = 1,1 bis
v; = 1,5 erreicht werden.

Um eine hohere Energiewandlungsgiite im Teillastbetrieb zu erreichen, kam
es zur Entwicklung einer internen Steuerung fiir den DK-Lader. Hierbei kann
durch einlafseitige Drehschieber der Zeitpunkt des Kammerabschlufes verandert
werden, so daff eine Variation des geférderten Massenstroms moglich ist.

Obwohl die Fertigung des DK-Laders sowie eine Baureihenbildung durch die
Form der Bauteile, etwa durch Strangprefverfahren, relativ einfach erschienen,
erwies sich die Beherrschung der verketteten Toleranzen der innenachsigen Ma-
schine als problematisch, wobei besonders die SpalthGhen zwischen den Rotoren
und zwischen Aufenrotor und Gehause die Energiewandlungsgiite in hohem Mafe
beeinflussen. Von der Moglichkeit einer Einlaufbeschichtung wurde kein Gebrauch
gemacht.

Ein prinzipbedingter Nachteil sind die groken Totvolumina, die sich am Ende
des Ausschiebevorganges zwischen Aufen- und Innenrotor sowie Gehéuse bilden
und sich bei weiterer Drehung zur Saugseite &ffnen. Neben einer Senkung des
Liefergrades durch abnehmendes Ansaugvolumen kommt es hierdurch zu ausge-
prigten zusitzlichen Pulsationen mit einhergehender Gerduschentwicklung.

2.2.1.2 Spirallader

Das Grundprinzip des Spiralladers ist bereits 1905 durch Leon Creux, damals
noch zur Verwendung als Dampf-Expansionsmaschine, zum Patent angemeldet
worden.

Bei dem Spiral (Scroll)- Lader bewegt sich ein spiralférmiger Verdringer
translatorisch auf einer Kreisbahn in einem ebenfalls spiralférmigen feststehenden
Gehiuse. Bild 2.5 [26] soll die Funktion veranschaulichen.

Je nach Gestaltung der Verdringerspiralen kann eine innere Verdichtung rea-
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Bild 2.5: Prinzipdarstellung der Funktionsweise eines Spiralladers [26]

1,2 Ansaugen

3 Verdichten
4 Ausschieben
E Einlass

A Auslass

lisiert werden.

Das bei Spiralladern maximal erreichte Druckverhéltnis liegt bei etwa II;, =
1,9, prinzipiell sind jedoch auch héhere Ladedruckverhéltnisse realisierbar.

Die Energiewandlungsgiite der Spiralmaschine wird, wie bei allen Verdrin-
germaschinen, in hohem Maf von den Spaltmassenstromen und damit von der
Dichtigkeit des Arbeitsraums bestimmt. Die erforderliche hohe Fertigungsprézisi-
on der Spiralgénge konnte aufgrund unzureichender Bearbeitungsverfahren lange
Zeit nicht erreicht werden. Erst in den achtziger Jahren wurde unter dem Namen
G-Lader ein Spirallader durch die Firma Volkswagen serienmiifig hergestellt [6].

2.2.1.3 Hubkolbenlader

Die Hubkolbenmaschine gehort neben dem Roots-Lader zu den wohl dltesten
Aufladegeriten.

Obwohl Hubkolbenlader speziell bei htheren Ladedruckverhéltnissen Vorteile
bei der erreichbaren Energiewandlungsgiite aufweisen konnen, haben sie momen-

tan keine praktische Bedeutung als Aufladegerit. Hauptgriinde hierfiir sind die
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ausgeprigten Pulsationen, der hohe Bauraumbedarf aufgrund des Kurbeltriebs
und das hohe Gewicht, der erhebliche Fertigungsaufwand durch die Vielzahl an

Teilen und das ungiinstige Schwingungsverhalten.

2.2.1.4 Mechanisch getriebene Stréomungslader

Obwohl die meisten mechanisch angetriebenen Aufladegerite nach dem Verdrin-
gerprinzip arbeiten, hat es auch immer wieder Bemiihungen gegeben, Turbover-
dichter mechanisch anzutreiben [30]. Die Vorteile dieses Konzeptes sind einerseits
relativ hohe Verdichterwirkungsgrade, die sich nicht zuletzt aus dem hohen Ent-
wicklungsstand heutiger Turbolader ergeben, andererseits die niedrige Geradusche-
mission der Strémungsmaschine.

Die dem gegeniiberstehenden Nachteile folgen aus dem Arbeitsprinzip der
Stromungsmaschine. Gerade bei kleinen Baugréfien ergeben sich Drehzahlen, die
bei mechanischem Antrieb von der Kurbelwelle ein sehr hohes Ubersetzungsver-
héltnis erfordern.

Zum gegenwértigen Zeitpunkt besitzen mechanisch angetriebene Strémungs-
lader, abgesehen von Nachriistlosungen in Kleinststiickzahlen, keine merkliche
Marktbedeutung.

2.2.2 Abgasturboaufladung

Die Abgasturboaufladung, deren grundsétzliche Funktionsweise bereits in Kapi-
tel 1.1.2 dargestellt wurde, geht auf eine bereits 1905 patentierte Erfindung des
Schweizers A. Biichi zuriick. Die ersten abgasturbogeladenen PKW-Motoren ka-
men aber erst 1962 auf den Markt. Mittlerweile hat dieses Verfahren eine markt-

beherrschende Stellung eingenommen.

2.2.2.1 Konventionelle Turboaufladung

Bei der heute marktbeherrschenden konventionellen Turboaufladung erfolgt der
Antrieb des Turboverdichters ausschlieflich durch die Abgasturbine.

Hieraus folgen unmittelbar auch die Hauptschwichen des Turboladers, nim-
lich sein verzogerter Ladedruckaufbau bei Lastspriingen (oft als *Turboloch’ be-
zeichnet) und der bei niedrigen Motorlasten eher geringe erreichbare Ladedruck

infolge des dann begrenzten verfiigharen Abgasenthalpiestroms.
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Dieses Problem stellt sich beim quantititsgeregelten Ottomotor deutlich gra-
vierender dar als beim qualitétsgeregelten Dieselmotor, da der Abgasmassenstrom
des Ottomotors als wesentliche Einflukgrofe auf das Enthalpieangebot vor der

Abgasturbine in hohem Mafe mit der Last variiert.

Obwohl durch konstruktive Mafnahmen wie kleinere und leichtere Laufzeuge,
variable Turbinengeometrien und hochentwickelte Ladedrucksteuerungen diese
Schwiichen mittlerweile erheblich geringer geworden sind, wird das transiente
Verhalten von Turbomotoren, besonders von kleinen Ottomotoren, oft als nicht

vollstéindig befriedigend eingestuft [3] .

Das maximal erreichbare Ladedruckverhéltnis kleiner einstufiger Abgasturbo-

lader liegt heute bei etwa I, . = 2. Die erreichbaren Wirkungsgrade sind gerade

bei Stromungsmaschinen deutlich von der Baugréfe abhéngig, da bei kleineren
Aggregaten die Spaltmassenstréme iiberproportional zunehmen. Hierdurch wird

die sinnvolle Skalierbarkeit in Richtung kleiner Baugréfen begrenzt.

Um das Enthalpieangebot vor der Turbine so groff wie maglich zu halten,
bemiiht man sich, die Verluste zwischen Auslafventil des Motors und Turbinen-
eintritt zu minimieren. Ein Ansatz hierzu ist die Integration von Abgaskriimmer
und Turbolader zu einer Einheit (Bild 2.6 [7]).

Als Konsequenz dieses Bestrebens ergeben sich ungiinstige Packageeigenschaf-

ten des Turboladers, der unmittelbar am Motor im Abgasstrang liegen muf.

Ein weiterer Problempunkt des Turboladers ist die hohe thermische Bela-
stung der Turbinenseite. Neben einem Anstieg der Ladelufttemperatur vor allem
durch Wérmestrahlung und leitung kommt es zu einer erhShten thermischen
Beanspruchung umliegender Baugruppen im Fahrzeug. Die thermische Belastung
fiihrt auch zu einer potentiellen Verringerung der Betriebssicherheit des Laders
beispielsweise durch Olverkokung in den hochbeanspruchten Lagern.

Ein deutlicher Vorteil des Abgasturboladers ist seine relativ geringe Gerdusche-
mission aufgrund der kontinuierlichen Arbeitsweise beider Stromungsmaschinen.
Entstehende Gerdusche sind, neben dem unvermeidbaren Stromungsrauschen,
wesentlich auf fertigungsbedingte Unregelméfigkeiten wie Unwucht oder nicht

exakt gleiche Form aller Stromungskanéle zuriickzufiihren.

Ein weiterer Vorteil des Abgasturboladers liegt im aufgrund der hohen Stiick-

zahlen giinstigen Preis.
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Bild 2.6: Turbolader mit integriertem Abgaskriimmer und Ladedruckregelventil
(Wastegate) fiir die Aufladung kleiner Ottomotoren |7]

2.2.2.2 Elektrisch unterstiitzte Abgasturboaufladung (EuATL)

Um das Problem des verzégerten Ansprechens und des zeitweilig zu geringen
Abgasenthalpieangebotes zu l6sen, sind in neuerer Zeit elektrisch unterstiitzte
Abgasturbolader entwickelt worden [31].

Bei diesen Ladern wird an die gemeinsame Welle von Turbine und Verdich-
ter noch eine elektrische Maschine gekuppelt. Hierdurch ist es moglich, sofern
hinreichende elektrische Leistung verfiigbar ist, dem Rotor des Turboladers eine
beliebige Drehzahl aufzuprigen, um so einen schnelleren Hochlauf und Lade-
druckaufbau zu erreichen.

Aufgrund des hohen Aufwandes, z.B. fiir den extrem hochdrehenden Elektro-
motor mit dazugehoriger Steuerung und der nétigen Anpassung des elektrischen

Bordnetzes, wurde das Konzept bisher noch nicht serienméfig umgesetzt.

2.2.3 Druckwellen-Aufladung

Das Prinzip der Druckwellenaufladung ist eng verbunden mit dem von der Firma
BBC (heute ABB) entwickelten ’Comprex’-Lader.

Die Kernkomponente ist dabei das von kleinen lingslaufenden Kanélen durch-
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zogene Comprex-Zellenrad. Ein Kanal ist erst zur Frischluftseite gedffnet, wird
mit Umgebungsluft gefiillt und abgeschlossen. Anschliefend 6ffnet dieser Kanal
zur Abgasseite des Motors, wodurch unter Druck stehendes Abgas in den Kanal
einstromt und durch die entstehende Druckwelle das Frischgas verdichtet. Anné-
hernd gleichzeitig wird der Kanal zur Einlafiseite des Motors gedffnet, so daf die
durch die Druckwelle verdichtete Ladung in das Ansaugrohr stromen kann. Diese
Verbindung wird unterbrochen, bevor nennenswerte Mengen der nachriickenden
Abgasfront in den Ansaugtrakt gelangen. Die Druckwelle des Abgases wird an
diesem nun geschlossenen Ende des Kanals reflektiert und stromt anschliefend
aus dem Kanal durch die nun freigegebene Auslafsoffnung aus.

Das Offnen und Schliefen der Kaniile und die Synchronisation der Druckwellen
auf den Motorprozek erfolgt durch eine Drehung des Zellenrades abhingig von
der Kurbelwellendrehung.

Ein Vorteil des Druckwellenlader-Prinzips ist seine Skalierbarkeit in Richtung
kleiner Baugrofen ohne iiberméfige Wirkungsgradeinbussen, da aufgrund des
Arbeitsprinzips Spaltverluste nur eine geringe Bedeutung haben.

Aus diesem Grund wird der Comprex-Lader, der zwischenzeitlich keine Markt-
bedeutung mehr hat, neuerdings wieder als Aufladegerit fiir kleine, hochaufgela-
dene Ottomotoren vorgeschlagen [33].




Kapitel 3

Schraubenmaschinen

3.1 Funktionsweise von Schraubenmaschinen

Das gemeinsame Kennzeichen aller Ver-
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Sind diese Steuerkanten erreicht,
besteht eine Verbindung des Profil-

liickenraumes mit der Druckseite des
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panders entspricht dem des Schrauben-

kompressors, jedoch durchlaufen in um-

Bild 3.3: Auslafvorgang gekehrter Richtung. Das unter Druck

stehende Fluid wird innerhalb des Pro-

filliickenraumes expandiert und am Ende des Expansionsvorganges in die Aus-
lakleitung ausgeschoben.

Grundsitzlich lassen sich Schraubenmaschinen in trockenlaufende und naflau-
fende Maschinen einteilen. Bei der trockenlaufenden Schraubenmaschine verhin-
dert ein Synchronisationsgetriebe die Beriihrung der Rotorflanken. Es {ibertrigt
das Antriebsmoment auf die Rotoren. Bei der naflaufenden Schraubenmaschine
erfolgt die Kraftiibertragung direkt iiber die Rotorflanken. Ein in den Arbeits-
raum eingespritzter Schmierstoff verhindert eine unmittlebare Berithrung der Ro-
toren und iibernimmt gleichzeitig eine Kiihl- und Dichtfunktion [34].

3.2 Arbeitsraumbegrenzende Spalte

Bedingt durch das Arbeitsprinzip der Schraubenmaschine existieren zwischen den
Rotoren selbst und zwischen den Rotoren und dem Gehduse Spalte. Aufgrund
der durch sie flieflenden Spaltmassenstrome haben sie einen entscheidenen Ein-
fluk auf die Energiewandlungsgiite von Schraubenmaschinen. Man unterscheidet
prinzipiell vier verschiedene Spaltarten, die bei jeder Schraubenmaschine auftre-
ten, Bild 3.4:

e Gehdusespalt,

e Stirnspalt,

e Profileingriffsspalt,

o Kopfrundungsoffung bzw. Blasloch.
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Stmapalt Sangseite Stisnspalt Druckseite
e -

Profileingriffsspalt

Bild 3.4: Lage der verschiedenen Spalte einer Schraubenmaschine

Der Gehausespalt verlduft entlang der verwundenen Rotoren zwischen Rotorzahn-
kopf und Gehéuse. Der Stirnspalt liegt auf der Saug- und Druckseite zwischen
den Rotor- und den Gehéusestirnseiten. Gehdusespalt und Stirnspalt verbinden
die Profilliickenrdume untereinander und mit der Saug- bzw. Druckseite. Entlang
der Eingriffslinie der beiden Rotoren befindet sich der Profileingriffsspalt. Durch
ihn sind alle bestehenden Kammern mit der Saugseite verbunden. Daher ist der
Profileingriffsspalt die Spaltart, die die Energiewandlungsgiite der Schraubenma-
schinen am stérksten beeinflut. Die Kopfrundungsoffung, oft auch als Blasloch
bezeichnet, entsteht bei Profilen, bei denen die Verschneidungskante des Gehduses
nicht direkt an den Profileingriffsspalt grenzt. Sie wird durch die im Rotorkopf-
bereich auftretende Profilkontur und die Verschneidungskante begrenzt. Uber die

Kopfrundungsoffnung stehen benachbarte Profilliickenraume in Verbindung.

3.3 Stand der Forschung

Obwohl das Grundprinzip der Schraubenmaschine bereits 1887 durch den deut-

schen Heinrich Krigar zum Patent angemeldet worden war erlangte es, vor allem
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auf Grund fertigungstechnischer Probleme, lange Zeit keine praktische Bedeu-
tung. Erst mit der Verfiigharkeit geeigneter Fertigungsmittel konnten Schrau-
benmaschinen eine hohe Verbreitung finden.

Einhergehend mit der zunehmenden Bedeutung wurde die Schraubenmaschine
verstirkt zum Gegenstand theoretischer und experimenteller wissenschaftlicher
Forschung.

Grundlegende Arbeiten zu Schraubenmaschinen und ihrer Kinematik und
Verzahnung enthalten [36], [37].

Wie auch in der praktischen Anwendung lag das Schwergewicht bei den Ar-
beiten zur wissenschaftlichen Durchdringung der Schraubenmaschine zuerst auf
der Anwendung als Kompressor.

Neben Arbeiten zur Simulation der gesamten Schraubenmaschine mit ihren
komplexen Wechselwirkungen thermodynamischer, kinematischer und geometri-
scher Vorgénge [39], [40], [41], [42], [43], [44] wurden auch Teilaspekte wie etwa die
mechanische Bauteilverformung [45], [46], [47], die fiir die Energiewandlungsgiite
wesentlichen Spalte und Spaltstromungen [48], [49], [50], [51] und Fliissigkeiten
im Arbeitsraum [52|, [53], [54] intensiv bearbeitet.

Merkliche Impulse hat die Schraubenmaschine auch durch Fortschritte im
Bereich der Werkstofftechnologien, insbesondere der Entwicklung moderner Be-
schichtungsverfahren, erfahren, [55], [56], [57], [58], [59].

Einen gesonderten Zweig in der Entwicklung der Schraubenkompressoren stellt
der Schraubenlader als Aufladegerét fiir Verbrennungsmotoren dar.

Neben Untersuchungen der Zusammenarbeit zwischen Verbrennungsmotor
und Schraubenlader und der Mdglichkeiten zur Geometrieoptimierung fiir den
Einsatz als Lader [60], [61], [88], [89], sind hier auch Steuerungsverfahren Gegen-
stand der Forschung [87], [86], [62], [63], [64], [67].

Eine Darstellung des heute realisierten technischen Standes der Schraubenla-
der enthilt Kapitel 2.2.1.1.2.

Durch kinematische Umkehr des Wirkprinzips der Schraubenkompressoren
entsteht der Schraubenmotor, dessen Entwicklung seit Anfang der 80er Jahre
verstirkt Gegenstand der Forschung ist.

Grundlegende Arbeiten zur Auslegung von trockenlaufenden und fliissigkeitsein-
gespritzten Schraubenmotoren enthalten (68|, [69], [70].

Hauptanwendungsgebiet von Schraubenmotoren ist gegenwértig die Expansi-
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on von Dampf zur Nutzung von Abwirme. Nach theoretischen und experimen-
tellen Vorarbeiten [71], [72], [73], [74] konnte eine Pilotanlage mit einem Dampf-
schraubenmotor zur Abwirmenutzung in einem BHKW installiert werden [75],
[76].

Durch Kombination eines Schraubenmotors mit einem innengekiihlten Schrau-
benkompressor entsteht in Analogie zur Gasturbine die Heifigasschraubenmaschi-
ne oder Gasscrew.

Nach experimentellen Vorarbeiten [77], [78], [79] konnte mittlerweile ein ex-

perimenteller Funktionsnachweis erbracht werden [80].

3.4 Zielrichtung fiir die Weiterentwicklung von

Schraubenladern

Eine kritische Betrachtung des erreichten Standes der Forschung und Technik l&ft
Zielrichtungen fiir eine weitere wissenschaftliche Durchdringung und Optimierung
erkennen.

Hierbei lassen sich fiir die, im Rahmen der vorliegenden Arbeit betrachteten,

Schraubenlader zwei Hauptschwachpunkte erkennen:

o Teillastverhalten: Schraubenlader sind geeignet, auch bei hohen Ladedriicken
hohe Energiewandlungsgiiten zu erreichen. Werden Schraubenlader im Teil-
lastbereich, also bei eher niedrigen Ladedriicken, betrieben, sinkt, als Fol-
ge der dann nicht mehr angepafiten inneren Verdichtung, der Wirkungs-
grad deutlich ab. Hieraus ergibt sich unmittelbar die Notwendigkeit zur
Entwicklung von Steuerungssystemen fiir Schraubenlader, die eine prézise
Anpassung zwischen innerem Volumenverhéiltnis und Ladedruckverhiltnis

erlauben.

Gerduschverhalten: Schraubenlader weisen, bedingt durch das diskontinu-
ierliche Arbeitsprinzip, ein problematisches Gerduschverhalten auf. Um eine
stdrkere Marktdurchdringung zu erreichen, sollten vorhandene Verbesse-

rungspotentiale gefunden und genutzt werden.

Das Augenmerk der vorliegenden Arbeit gilt dabei dem ersten Punkt, der Un-

tersuchung von Teillaststeuerungssystemen fiir Schraubenlader fiir Ottomotoren.
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Es bleibt jedoch anzumerken, daf beide Punkte nicht separat betrachtet wer-
den konnen. Wenn es durch eine geeignete Steuerung gelingt, den am Ende der
inneren Verdichtung in der Kammer vorliegenden Druck genau an den aufen am
Lader anliegenden Druck anzupassen, so wird durch den resultierenden Wegfall
der Teilanregung infolge von Druckausgleichsvorgingen ! eine wesentliche Ge-
riduschquelle beseitigt [18].

!Die Teilanregung infolge der Impulsanregung durch den Ladungswechsel als weitere we-
sentliche Gerduschquelle bleibt auch bei angepasstem Betrieb erhalten.




Kapitel 4

Entwicklungspotentiale von
Schraubenladern - das SCREW
Konzept

4.1 Laststeuerungskonzepte fiir Schraubenlader

4.1.1 TUngesteuerte Zusammenarbeit

Wird ein Viertakt- Ottomotor mit einem ungeregelten Schraubenlader mecha-
nisch aufgeladen, ergibt sich bei ungedrosseltem Motor und konstantem Uber-
setzungsverhéltnis i zwischen Lader und Motor ein fiir Verdriangerlader typi-
scher Ladedruckverlauf (gestrichelte Linie) iiber dem an den Motor gelieferten
Massenstrom, wie er in Bild 4.1 dargestellt ist. Bei der Darstellung der Motor-
Schlucklinien ist der real auftretende Anstieg der Ladelufttemperatur 77, mit dem
Ladedruckverhéltnis sowie die Wirkung einer Ventiliiberschneidung vernachlis-
sigt. Der Punkt A entspricht dabei dem Betriebspunkt der Nennleistung. Einen
anderen Zusammenarbeitspunkt zu erreichen, also die Leistungsabgabe des Lader-
Motorsystems zu variieren, erfordert eine Anderung der Motorschlucklinien (rn,,
= const.) oder der Laderkennlinien (n; = const.) oder eine Kombination beider
Eingriffe.

Zur Anpassung des Lader-Lieferverhaltens kann auf laderinterne und exter-
ne Steuerungseinrichtungen zuriickgegriffen werden. Laderinterne Steuerungsein-

richtungen wie beispielsweise ein Steuerschieber oder ein Nacheinlakventil beein-
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Ladedruckverhéltnis IT, =

Massenstrom m —

Bild 4.1: Schematische Darstellung der ungesteuerten Zusammenarbeit zwi-
schen einem Verbrennungsmotor und einem Verdringerlader bei kon-
stantem Ubersetzungsverhéltnis i des Laderantriebs nach [62]

.
EV Ny E Ladeluftkihler

Bild 4.2: Mogliche Steuerungssysteme fiir ein Schraubenlader-Motorsystem

nach [62]
DK Drosselklappe
BY Bypass
ES Einlassschieber

EV Einlassventilverstellung
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A (Volllast)
-
e ~ B
[5]
2
a N
Py G —
0 — - 0
Massenstrom m — Volumen V— Vinax.

Bild 4.3: Funktionsweise eines Bypass zur Laststeuerung nach [63]
A Vollastbetriebspunkt
B,C Teillastbetriebspunkte

flussen unmittelbar den Arbeitsprozef des Laders, externe Steuereinrichtungen
wie Bypass oder Drosselklappe sind auferhalb des Laders angeordnet. In den
nachfolgenden Uberlegungen gelten alle Lader- Steuereinrichtungen als zum La-

der gehorig- siehe dazu die in Bild 4.2 eingetragene Systemgrenze.

4.1.2 Externe Steuerungen

4.1.2.1 Externer Bypass

Als erstes Steuerorgan sei ein externer Bypass betrachtet, durch den verdichtete
Luft von der Druckseite des Laders auf die Saugseite zuriickstromen kann.

Mit Offnung der Bypassklappe (BY) verschiebt sich die Ladercharakteristik,
Bild 4.3, so daf sich im Zusammenwirken mit der Motorschlucklinie (n, =
const) der Betriebspunkt vom Vollastpunkt A beispielsweise nach B verlagert.
Der dem Motor angebotene Massenstrom verringert sich dabei von 74 auf rp !

Gleichzeitig sinkt die aufzubringende Laderarbeit, wie dies aus den zugehdrigen

! Abweichend von der sonst gebrauchten Nomenklatur bezeichnen in dieser und den folgenden
Darstellungen die Indizes den jeweiligen Arbeitspunkt.
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Motordrehzahl
ny=const.
A
T T C (mit BY)
a Q
x x
S S
a &
Py BY offoen P& Py E< C (mit DK)
- Po = f
D N D (mit DK+BY)
D (mit DK)
0 0
Massenstrom m — Volumen V— Vinax

Bild 4.4: Funktionsweise einer Kombination von Drosselklappe DK und Bypass
BY nach [63]

A Vollastbetriebspunkt
C Mittlerer Teillastbetriebspunkt
D Niedriger Teillastbetriebspunkt

Arbeitsflichen im p,V-Diagramm dem Bild 4.3 zu entnehmen ist. Die Differenz
1 —mp entspricht dem Bypass-Massenstrom. Wird ein Bypass als einziges Steu-
erelement verwendet, so kann der Massenstrom nicht weiter als bis 7o verrin-
gert werden, was dem Massenstrom des ungedrosselten Saugmotors entspricht.
Ist eine weitere Senkung des Massenstroms erforderlich, so muf zusitzlich die

Drosselklappe (DK) engergestellt werden.

4.1.2.2 Drosselklappe und Bypass

Bild 4.4 stellt fiir die Arbeitspunkte A - C die sich ergebende Verlagerung der
Laderkennlinie bei alleiniger Verstellung der Drosselklappe dar. Zusétzlich ist fiir
den Betriebspunkt D eine Kombination aus engergestellter Drosselklappe und
variablem Bypass (gedffnet in D) wiedergegeben. Im p,V-Diagramm in Bild 4.4
werden die resultiernden Arbeitsflichen fiir die Betriebspunkte C und D beim
Einregulieren durch Drosselklappe und Bypass (Punkt C) bzw. Bypass kombi-
niert mit Drosselklappe (Punkt D) gegeniibergestellt. Es ist deutlich zu erkennen,
daf es vorteilhaft ist, erst die Einflukmoglichkeit auf den Massenstrom durch Ver-
stellung des Bypasses vollstandig auszuschopfen, und erst wenn diese Eingriffs-

moglichkeit nicht mehr ausreichend ist, die Drosselklappe enger zu stellen.
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Mo_tordrehzahl A (Volllast)
ny=const.
T T Pa
o (o
a o
Pu Py
D (mit ES
o ( )
D
Po
« @
D (mit DK)
0 - 0
Massenstrom m — Volumen V —» Vinax.

Bild 4.5: Funktionsweise einer einlassseitigen Schiebersteuerung nach [63]

A Vollastbetriebspunkt
C Mittlerer Teillastbetriebspunkt
D Niedriger Teillastbetriebspunkt

4.1.3 Interne Steuerungen
4.1.3.1 Schieber zur Steuerkantenverstellung

Schiebersteuerungen fiir Schraubenmaschinen haben im Bereich der Kéltemittel-
kompressoren eine hohe Marktdurchdringung erreicht. Das Funktionsprinzip 1afst
sich analog auch vorteilhaft zur Steuerung von Schraubenladern verwenden.
Beim Einsatz eines Steuerschiebers als EinlaBschieber (ES) in einem Schrau-
benlader wird es moglich, den Ladedruck p, unter den Umgebungsdruck py abzu-
senken. Dazu muf der Einlafschieber dann so gestellt werden, daf die Zahnliicken
der Schraubenmaschine bereits vor Erreichen des maximalen Kammervolumens
abgeschlossen werden. Mit zunehmendem Volumen der Zahnliicke erfolgt dann
eine Expansion der Ladeluft, im Idealfall bis auf den angestrebten Ladedruck p,.
Die Laderkennlinie im II;, 7 - Diagramm in Bild 4.5 verdndert sich wie dieje-
nige bei Betitigung der Drosselklappe DK (s. Bild 4.4). Deutliche Unterschiede
zeigen sich jedoch in den dazugehorigen p,V- Diagrammen. Bei der Lastregelung
mittels Einlakschieber existiert hier eine negative Arbeitsfliche, das heift der
Lader liefert eine Wellenarbeit. Zum Vergleich ist das p,V- Diagramm fiir den
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Bild 4.6: Funktionsweise einer einlassseitigen Schiebersteuerung, dargestellt an-
hand der Volumenkurve einer Schraubenmaschine nach [64]

Betriebspunkt D, diesmal erreicht {iber Engerstellen der Drosselklape, mit dar-
gestellt (man beachte die Vorzeichen!). Soll der iiber ES gesteuerte Lader nun
als Kompressor wirken, also einen Ladedruck p;, liefern, der grofer als der Um-
gebungsdruck py (II, > 1) ist, so sind die Schieber so zu verstellen, daf die
Einlafsteuerkanten, wie bei Kompressoren iiblich, die Zahnliicken etwa bei maxi-
malem Kammervolumen abschliefen. Bei weiterer Drehung der Rotoren nimmt
das Zahnliickenvolumen ab, die Fiillung wird verdichtet, bis bei Erreichen des
gewiinschten Enddrucks die druckseitigen Steuerkanten iiberfahren werden.

Bild 4.6 verdeutlicht die Funktionsweise anhand der Volumenkurve eines
Schraubenladers.

Bei der Darstellung wird von festliegenden Auslasssteuerkanten ausgegangen,
so daf am Ende des Arbeitsspiels zwangslaufig eine Kompression des in der Kam-
mer befindlichen Fluids erfolgt.

Durch eine zusétzliche Verstellung der Auslasssteuerkanten konnte die Ener-
giewandlungsgiite gesteigert werden, indem die Kammer bereits am Ende des
Expansionsvorganges, also bei maximalem Kammervolumen, zur Auslassseite ge-
offnet wiirde. Eine derartige Losung bréachte aber eine signifikante Erhohung des

Herstellungsaufwandes mit sich.
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Ein in der Wirkung der saugseitigen Schiebersteuerung dhnliches Konzept ist
der in [87] vorgeschlagene Nacheinlass. Hier werden die saugseitigen Steuerkan-
ten so angeordnet, dak die Zahnliicken bereits bei sehr geringem Volumen abge-
schlossen werden, so daf nur eine geringe Masse darin enthalten ist. Bei durch
fortschreitende Drehung der Rotoren grofer werdendem Zahnliickenvolumen er-
folgt eine Expansion der Ladeluft. Die eigentliche Laststeuerung geschieht iiber
ein Ventil, mit dem eine Verbindung zwischen der bereits geschlossenen Zahn-
liicke und der Saugseite hergestellt wird. Soll ein groferer Massenstrom gefordert
werden, so wird dieses Ventil geéffnet und zusétzliche Masse kann iiber diesen
Nacheinlass in die Zahnliicke einstrémen. Der weitere Druckverlauf gleicht dem
eines iiblichen Schraubenladers. Eventuell kann es bei dieser Losung nétig sein,
zusétzlich eine Drosselklappe auf der Saugseite vorzusehen, um Betriebspunkte

mit sehr geringer Last erreichen zu kénnen.

4.1.3.2 Vorauslass

Der Vorauslass [87] ist ein internes Ladersteuerungssystem, das eine Beeinflus-
sung des inneren Volumenverhéltnisses ermdoglicht. Es eignet sich dadurch gut
als Mittel zur Ladedrucksteuerung fiir mechanisch aufgeladene Dieselmotoren
[87, 88, 89].

Eine Beeinflussung der saugseitigen Steuerkanten und damit eine Variation
des geférderten Massenstroms ist jedoch nicht méglich, wodurch der Vorauslass

fiir Ottomotoren weniger geeignet ist.

4.1.3.3 Drehzahlvariabler Antrieb

Eine weitere denkbare Méglichkeit zur Laststeuerung ist die Variation der Lader-
drehzahl durch ein verinderliches Ubersetzungsverhiltnis des Laderantriebs, wie
in Bild 4.7 dargestellt.

Hierbei wird der vom Lader geférderte Massenstrom durch eine Anderung
der Arbeitsspielfrequenz gesteuert. Bei der Darstellung im II;, mh-Diagramm er-
gibt sich dadurch eine néherungsweise Parallelverschiebung der Forderkennlinien
des Laders analog der in Bild 4.5 fiir die Schieberverstellung dargestellten Ver-
lagerung.

Unter der Voraussetzung eines ideal dichten Laders bleibt der Verlauf des

Prozefes im p,V-Diagramm gegeniiber dem ungesteuerten Lader unveréndert,
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Motordrehzahl
ny=const. A
T A T Pa
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D
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Massenstromm ~ — Volumen V— Vinax

Bild 4.7: Funktionsweise einer Schraubenladersteuerung durch drehzahlvaria-
blen Antrieb

A Vollastbetriebspunkt
C Mittlerer Teillastbetriebspunkt
D Niedriger Teillastbetriebspunkt

eine Anpassung des Kammerdrucks an den aufien anliegenden Ladedruck erfolgt
erst am Ende des Arbeitsspiels beim druckseitigen Ladungswechsel.

Hieraus folgt unmittelbar, daf durch diese Steuerung lediglich der geforderte
Massenstrom 7 verdndert werden kann. Eine Variation des inneren Volumenver-
héltnisses v; und damit eine Anpassung an das anliegende Druckverhéltnis IT;,
kann nicht erfolgen, da keine Anderung der Steuerkantenlage erfolgt.

Bei realen Schraubenladern kommt es jedoch infolge der abstromenden Spalt-
massen zu einer Anderung der ProzeRfithrung in Abhingigkeit von Umfangsge-
schwindigkeit und Austrittsdruck. Dieser Einfluf ist im p,V-Diagramm erkennbar.

Wenn der Ladedruck geringer als der Eintrittsdruck des Laders ist (Punkt
D), kann sich die Richtung der aus den Gaskréften resultierenden Momente um-
kehren, so dak Wellenarbeit frei wird, die die fiir die Verdichtung aufzuwendende
Arbeit zumindest teilweise kompensiert.

Obwohl diese Variante unter energetischen Aspekten vorteilhaft sein kann [87],
wird sie nicht weiter verfolgt, da keine praktisch realisierbare Losung gefunden
werden konnte, die bei gefordert geringem Aufwand hohe Antriebswirkungsgrade
bei hinreichender Betriebslebensdauer bietet.

Aufgrund der Druckdifferenzen am Laderaustritt bei Offnen der Kammer
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kommt es zu ausgeprigten Druckausgleichsstromungen, welche aufgrund der da-
mit verbundenen zusitzlichen Impulsanregungen das akustische Verhalten des
Lader ungiinstig beeinflussen.

Eine einfachere, gelegentlich auch in der Praxis realisierte Losung ist der Ein-
bau einer schaltbaren Kupplung im Laderantrieb. Hierdurch wird der Lader nur
dann zugeschaltet, wenn er bendétigt wird. Probleme bereiten bei diesem Kon-
zept jedoch die Einschaltrucke beim Zuschalten des Laders, die den Fahrkomfort
beeintrichtigen, und die Frage der Dauerhaltbarkeit einer solchen Kupplung, ins-
besondere angesichts der zu erwartenden hohen Schalthaufigkeit.

Gerade in neuerer Zeit wird auch eine vollige Entkopplung der Laderdrehzahl
von der Motordrehzahl durch einen elektrischen Antrieb des Laders vermehrt
diskutiert.

Obwohl diese Losung thermodynamische Vorteile bietet sind aufgrund der
ungeklirten Frage der Deckung des Strombedarfs des Laders und der erwarteten

Kosten bisher noch keine serienméssigen Losungen realisiert.

4.2 Die SCREW ? als Aufladegeriit fiir Ottomo-

toren

In der Literatur wird vielfach auf die Potentiale zur Steigerung der Effizienz von
Ottomotoren durch Entdrosselung hingewiesen [90, 91],wobei eine Kraftstoffver-
brauchssenkung von ca. 10 % erzielbar scheint.

Ein weiterer vielversprechender Ansatz zur Verbrauchsreduzierung ist das be-
reits in Kapitel 1.1 vorgestellte 'Downsizing’, der Ersatz konventioneller Saugmo-
toren durch hubraumkleinere aufgeladene Aggregate. Bei konsequenter Umset-
zung dieses Konzeptes werden in der Literatur Verbrauchssenkungen von bis zu
25% angegeben [92].

Es ist leicht vorstellbar, da ein Aufladegerit, das sowohl die geforderten La-
dedriicke bereitstellen als auch eine Variation des geférderten Luftmassenstroms
in Teilen des Betriebsbereiches ohne Verwendung einer Drosselklappe ermdgli-
chen kann, ein merkliches Verbrauchssenkungspotential bieten konnte, indem es

beide Ansitze vereinen hilft.

2SCREW = Schraubenmaschine mit Compressorischer Respektive Expansiver Wirkung
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Zur Realisierung eines solchen Aufladegerites fiir kleine Ottomotoren bietet
sich die Verwendung eines Schraubenladers mit einlassseitiger Schiebersteuerung
an. Dieses Aggregat ermdoglicht eine variable Anpassung des geférderten Mas-
senstroms durch Verschlieen der Einlassoffnungen vor Erreichen des maximalen
Kammervolumens bei gleichzeitiger Beeinflussung des inneren Volumenverhalt-
nisses. Durch die Expansion der Kammerfiillung kann im Teillastbetrieb bei La-
dedriicken kleiner als der Umgebungsdruck ein Teil der Ansaugluftenthalpie zur
Kompensation der Leistungsaufnahme des Laders genutzt werden.

Die hier vorgeschlagene Betriebsweise des Schraubenladers, im unteren Last-
bereich als Expansionsmaschine, also quasi als Motor, und im oberen Lastbe-
reich als Kompressor, erfordert eine gegeniiber géingigen Schraubenladern mo-
difizierte, auf diese Betriebsweise ausgelegte, Ausfithrung. Demzufolge ist auch
eine besondere Bezeichnung der Maschine sinnvoll, um sie von einem reinenLL-
ader zu unterscheiden. Dieses neuartige Aufladegerit sei daher im folgenden
als Schraubenmaschine mit Compressorischer Respektive Expansiver Wirkung,
kurz SCREW, bezeichnet.

Bei der im Rahmen dieser Arbeit vorgeschlagenen SCREW wird auf eine
Verstellung der Auslasssteuerkanten verzichtet, um den Konstruktions- und Fer-
tigungsaufwand in einem fiir Automobilanwendungen akzeptablen Rahmen zu
halten. Eine Untersuchung der aus dieser Vereinfachung resultierenden Konse-
quenzen fiir die Energiewandlung enthilt Kapitel 6.2.6.

Ein hinsichtlich seines Konzeptes und seiner Wirkung &hnliches, in der Aus-
fiihrung jedoch deutlich abweichendes System, von dem bisher keine praktische
Realisierung bekannt ist, beschreibt [65].

Die beschriebenen Arbeiten wurden im Rahmen eines von der Deutschen For-
schungsgemeinschaft (DFG) geforderten gemeinsamen Projektes der Technischen
Universitat Berlin, Fachgebiet Verbrennungskraftmaschinen, und der Universitit
Dortmund, Fachgebiet Fluidenergiemaschinen, durchgefiihrt.

Dabei wurden die verbrennungsmotorischen Aspekte von der TU Berlin, die
der SCREW von der Universitit Dortmund betreut. Informationen iiber die von
der TU Berlin bearbeiteten Arbeitspakete enthalten [66], [67].




Kapitel 5

Das SCREW-Simulationssystem

Fiir die vorliegende Arbeit wurde ein bereits bestehendes Programmsystem zur Si-
mulation von Schraubenladern mit einem den Arbeitsraum beeinflussenden Ventil
(VorauslaB bzw. NacheinlaR) erweitert, da sich fiir die Simulation des SCREW-
Laders, der ja Schraubenlader und -motor hybrid vereint, gegeniiber der Simula-
tion konventioneller Schraubenlader erweiterte Anforderungen an das Programm-
system ergaben.

Einerseits war eine geeignete Darstellung einer Schiebersteuerung zu imple-
mentieren, andererseits muften die deutlich gréferen zu betrachtenden Drehwin-

kelbereiche Beachtung finden.

5.1 Beschreibung des Schraubenlader-Simulations-

systems

Zur Untersuchung des Betriebsverhaltens von Schraubenmaschinen bietet sich die
Verwendung eines Kammermodells nach der Fiill- und Entleermethode an.
Die programmtechnische Berechnung der thermodynamischen Zustands- und

ProzeRgrofen erfolgt dabei nach dem nachfolgend erlduterten Modell.

5.1.1 Das Kammermodell

Das Kammermodell, Bild 5.1, beriicksichtigt die in Schraubenmaschinen als we-
sentlich erachteten stromungsmechanischen und thermodynamischen Vorginge.
In diesem Modell wird jeder von Haupt- und Nebenrotor gebildete Profilliicken-
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Bild 5.1: Kammermodell zur Simulation eines Schraubenladers mit verschiede-
nen Steuerungssystemen nach [87]

m Massenstrom (Haupt- und Spaltmassenstrom)

ma austretender ~

TMAB durch Bypass austretender ~

AV durch Vorauslass austretender ~

g eintretender ~

ma Gehéusespalt~

miv interner ~ durch Vorauslass

M Kopfrundungsspalt~

MpK Profileingriffsspalt~ zwischen Kammer und Saugseite
mpr Profileingriffsspalt~ zwischen Druck- und Saugseite
TSK Stirnspalt~ zwischen zwei Kammern

ms Stirnspalt~ zwischen Druck- und Saugseite

P Druck

SK Steuerkante

T Temperatur

Z Zahnliickenraum

nZ nachlaufender Zahnliickenraum

vZ vorlaufender Zahnliickenraum
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raum als Kammer (Arbeitsraum) abgebildet. Das Volumen der Kammer éndert
sich in Abhéngigkeit vom Hauptrotordrehwinkel. Die Anzahl der durch das Ge-
héuse abgeschlossenen Kammern ist abhéngig von der Lage der saug- und druck-
seitigen Steuerkanten. Weiterhin existieren im Einlass- und Auslassbereich Pro-
filliickenrdume, die direkt mit der Saug- bzw. Druckseite verbunden sind.

Die im Modell betrachteten Kammern stehen sowohl untereinander als auch
mit der Hoch- und der Niederdruckseite iiber arbeitsraumbegrenzende Spalte (vgl.
Abschnitt 3.2) in Verbindung. Uber die durch diese Spalte flieRenden Massen-
strome kommt es zu Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Kammern. Daher
kann eine einzelne Kammer in der Simulation wihrend der Verdichtung nicht iso-
liert betrachtet werden, sondern es werden nach frei wihlbaren Zeitabstinden At,
in denen sich der Hauptrotor um den Winkel A« weitergedreht hat, die durch die
Spalte zu- und abstromenden Massen- und Energiestrome bestimmt. Nach jedem
Drehwinkelschritt kénnen dann durch eine Energiebilanz die neuen thermodyna-
mischen Zustandsgrofen der betrachteten Kammer ermittelt werden. Am Ende
der Berechnung liegt der Verlauf dieser Grofen als Funktion des Hauptrotordreh-
winkels fiir das gesamte Arbeitsspiel vor.

5.1.2 Berechnung der Zustandsgrofien

Die Bestimmung der Zustandsgrofien basiert auf der Annahme, daf die in der
Profilliicke (Kammer) stattfindende Zustandséinderung durch die Uberlagerung
zweier unabhéngiger Teilprozesse beschrieben werden kann. Als erster Teilprozeft
wird eine isentrope (trockenlaufender Schraubenkompressor) Verdichtung in einer
vollkommen dichten Arbeitskammer angenommen. Dieser Teil der Zustandsin-
derung ist mit einer Anderung der inneren Energie AE; verbunden. Die Ener-
giednderung AE, des zweiten Teilprozekes resultiert bei konstantem Zahnliicken-
volumen aus den Enthalpien der zu- und abstrémenden Spaltmassenstrome. Die
gesamte Energiednderung in der Zahnliicke wihrend einer Drehwinkeldnderung
A ergibt sich dann zu:

AFE s = AE, + AE,. (5.1)

Die Berechnung erfolgt iterativ. Zur Vereinfachung wird das Arbeitsfluid als
ideales Gas behandelt. In einem ersten Durchlauf erfolgt eine Belegung der Zu-

standsgrofen mit Startwerten, die unter Vernachldssigung der Spaltmassenstréme
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unter Annahme isentroper Prozefe ermittelt werden.

Bei den folgenden Durchldufen kénnen auch die Wirkungen der Spaltmassen-
strome berticksichtigt werden, da die hierfiir erforderlichen Randbedingungen,
insbesondere das Druckverhéltnis am Spalt, nun bekannt sind.

Wenn die Anderung der berechneten Grofen bei zwei aufeinanderfolgenden
Iterationsdurchléufen einen vorgegebenen Grenzwert unterschreitet, wird der Ite-
rationsprozef beendet.

Fiir den ersten Teilprozel wird, wie bereits beschrieben, eine adiabate Pro-
zefsfithrung angenommen. Aufgrund der kurzen fiir einen Warmeaustausch zur
Verfiigung stehenden Zeiten infolge der kurzen Arbeitsspielzeiten des Schrauben-
laders und der nur kleinen Wérmeaustauschflichen der kompakten Arbeitsraume
fiihrt diese Annahme zu akzeptablen Abweichungen der Ergebnisse von der real
vorliegenden diabaten ProzeRfiihrung [40].

Als Energieéinderung fiir den ersten Teilprozek AFE; gilt damit:

Cm®RTO) [ vy "]
Ab == (V(t+At> 71_' (5:2)

Da k = ‘Cl und R = ¢, — ¢, erhélt man nach Umformung:

A = cym(®)T(2) (%)Kﬁ —1. (53)

Die Energieénderung im zweiten Teilprozef ergibt sich durch Bilanzierung der
zu- und abstrémenden Spaltmassen mit ihren zugehorigen spezifischen totalen
Enthalpien hy:

AE, = E Mauhe,, — Emab.hm (5.4)

Vernachlissigt man die kinetischen Energien der Spaltstréme und Anderungen
der potentiellen Energie infolge geodétischer Hohenénderungen kann die totale
spezifische Enthalpie h; durch die spezifische Enthalpie h ersetzt werden. Da

hoy = Ty und hg, = ¢, Ty, gilt dann:

AB = (Y maTe =Y maTn) (5:5)

Einsetzen liefert fiir die Gesamtenergieinderung des im Arbeitsraum einge-
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schlossenen Fluides:

AE = e,m(t)T(t) (%) - !

Da unter den getroffenen Voraussetzungen AE = AU = A(¢,mT) ist, erhélt

+cp (Z Mooy — Z m,l,,T,lb> . (5.6)

man bei Annahme konstanter isochorer Warmekapazitit ¢, durch Einsetzen fiir
die Energiednderung wihrend eines Zeitschrittes At folgende Beziehung:

() o

com(t + AT (t + At) — c,m(B)T(¢). (5.7)

AE = ¢,m()T(t)

Bei konstanter Drehzahl lassen sich die Zeitintervalle At nach Aa = 27nyrAt
in Drehwinkeldifferenzen A« umrechnen.
Durch Einsetzen und Umformen l&ft sich nun die am Ende eines Drehwinkel-

schrittes in der Kammer herrschende Temperatur berechnen:

_ m(a) V(O‘) o Z 7nzuTzu - Z mabTab
T(atAa) = m(a+ Aa)T(a) (V(a + Aa)) e m(a+ Aa) ( ’ )
5.8

Aus der idealen Gasgleichung folgt daraus fiir den am Ende des Winkelschritts

herrschenden Kammerdruck:

m(a+ Aa)RT(« + Acw)

platha) = V(a1 Aa)

(5.9)

Mit diesen Beziehungen kénnen die Zustandsgrofen des Fluids in der Kammer

fiir den jeweiligen Winkelschritt berechnet werden.

5.1.3 Beriicksichtigung der Spalte

Wie erwihnt wird die Energiewandlungsgiite von Verdriangermaschinen durch die
Spaltstromungen wesentlich gepréigt.
Im Rahmen des Simulationssystems werden Spaltmassenstrome in Analogie

zu den Massenstromen durch Blenden und Diisen durch das Produkt des theore-
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tischen Spaltmassenstromes mit einem Durchflufsbeiwert bestimmt:

Mgy = Q1. (5.10)

Die Durchflufbeiwerte o wurden an unterschiedlich geformten Spalten mit ru-

hender Berandung fiir einen weiten Parameterraum experimentell ermittelt [48].

Im Simulationsprogramm werden den Spalten innerhalb der Schraubenma-
schine abschnittweise in Abhéngigkeit von den Parametern Spalthéhe und -form
sowie Druckverhéltnis am Spalt die zugehorigen Durchflukbeiwerte aus der Da-

tenbasis zugeordnet.

Bei der Berechnung des theoretischen Massenstromes 7ivg, wird vom Vorliegen
einer stationdren isentropen Diisenstrémung und der Anwendbarkeit der Gesetz-

méfigkeiten fiir ideale Gase ausgegangen.

Dieses Vorgehen erfordert eine Fallunterscheidung in Abhéngigkeit vom an-

liegenden Druckverhéltnis.

Ist das am Spalt anliegende Druckverhéltnis grofer oder gleich dem kritischen

Druckverhéltnis IIg,;;, gegeben durch:

1\ =1
Myepie = (7,{; > ) (5.11)

so wird der theoretische Spaltmassenstrom rig, nur durch die Zustandsgréfen

am Spalteintritt bestimmt.

Der theoretische Spaltmassenstrom rig, ist dann:

1
. 2 1 DE.Sp 2K

p = A - ©/ RiTg sp- 5.12
sy Sp (I{ + 1) RLTE,Sp K+1 LB.Sp ( )

Ist das am Spalt anliegende Druckverhéltnis kleiner als das kritische Druckver-

héltnis Iy, so kann der theoretische Spaltmassenstrom 7, nach der Gleichung

von de Saint - Venant bestimmt werden:

E EESY

. Pasp \* DPESp 2K PA,sp> B
g, = A _LPrsp RiTps, | 1— (2452 . (513
5 5 (pE,Sp) RiTpsy\| k—1 KBS < (pE,Sp (5.13)
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5.2 Erweiterung des Simulationssystems

5.2.1 Implementierung der SCREW-Schiebersteuerung

Wie bereits in Kapitel 4.2 beschrieben, beruht die Funktion der SCREW auf der
Verstellbarkeit der saugseitigen Steuerkanten durch eine Schiebersteuerung.

Fiir die Modellierung der Schiebersteuerung konnten teilweise entsprechende
Module fiir Steuerschieber bei Kéltemaschinen Verwendung finden.

Lediglich fiir die Abbildung axialer Steuerschieber war eine vollstindig neue
Loésung zu finden. Grundsitzlich bewirkt eine Verstellung axialer Steuerschieber
eine Anderung der axialen Ein- bzw. Auslafflichen hinsichtlich Form und Lage.
Die Programme zur Berechnung dieser Flichen wurden daher so erweitert, dass
nun nach Vorgabe des Verstellwinkels der Schieber die Berechnung dieser Werte
mit Hilfe von finiten Fldchenelementen erfolgt.

Als Eingabedaten werden dazu benétigt:
1. der Stirnschnitt der Rotoren,
2. die Einstromoffnungen im Schiebergehéuse,

3. die Kontur der die Einstréméffnungen teilweise abdeckenden haupt- und

nebenrotorseitigen Schieber mit Angabe der Schieberdrehwinkel.

Diese Darstellungen werden in ein Raster von Flichenelementen umgewandelt

und dann weiter verarbeitet.

5.2.1.1 Darstellung der Rotoren

Am Fachgebiet Fluidenergiemaschinen liegt eine umfangreiche Bibliothek von
Rotorprofilen fiir Schraubenmaschinen, abgelegt in verschiedenen Formaten, vor.
Fiir die vorliegende Arbeit wurde auf eine Darstellung der Profilform im Stirn-
schnitt als Punktehaufen mit Beschreibung der Punkte durch Polarkoordinaten
zuriickgegriffen.

Bild 5.2 zeigt schematisch die Darstellung des Hauptrotors. Die Flanken
werden durch einen Polygonzug gebildet, dessen Stiitzpunkte in Polarkoordinaten
durch den Winkel ap und den Radius R angegeben werden. Durch eine hohe
Anzahl von Stiitzpunkten (180 je Flanke) kann eine gute Abbildung des Profils

erreicht werden. Dabei ist es hinreichend, lediglich eine Zahnteilung mit dem
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b
Koordinatenursprung \/

Bild 5.2: Schematische Darstellung der Generierung der Hauptrotorkonturen im
Stirnschnitt

Zahnteilungswinkel azr zu speichern, bei bekannter Zihnezahl kann daraus der
Stirnschnitt des gesamten Profils erzeugt werden.

Zur Generierung der Profilkontur wird das Profil in den bendtigten Winkel
gedreht und dann durch eine Koordinatentransformation in das kartesische Ko-
ordinatensystem des Rechenprogramms umgewandelt.

Die Generierung der Darstellung der Rotoren mu§ fiir jeden Rotordrehwinkel

neu erfolgen.

5.2.1.2 Darstellung der Einstromé6ffnungen

Die Form der im Schiebergehéuse realisierten Einstrémoffnungen wird durch den
Benutzer grafisch vorgegeben. Zu diesem Zweck wurde eine Schnittstelle zu dem
weit verbreiteten CAD-System Autocad geschaffen.

Als Ausgangspunkt dient dabei die bereits in Autocad verfiigbare Moglichkeit
zur Konvertierung der Zeichnungen in Rastergrafiken, aus denen durch geeigne-
te Skalierung und Umwandlung das Raster der finiten Flidchenelemente fiir das
Berechnungsprogramm generiert wird.

Durch das System ist es moglich, aus beliebigen Autocad-Zeichnungen, wie

z.B. Fertigungszeichnungen, Einstrémflichen zu gewinnen, Bild 5.3. Aufgrund
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Bild 5.3: Generierung einer durch das Simulationssystem nutzbaren Darstellung
der Einlassoffnungen aus einer Zeichnung

des feinen verwendeten Rasters der Fldchenelemente sind diese in der Darstellung
nicht erkennbar und erscheinen als eine einheitliche Fliche.
Die Generierung der Darstellung erfolgt fiir eine gegebene Offnungsform ein-

malig und kann dann fiir alle weiteren Berechnungen wiederverwendet werden.

5.2.1.3 Darstellung der Schieber

Die haupt- und nebenrotorseitigen axialen Drehschieber koénnen als in der Grund-
form kreisrunde Scheiben betrachtet werden, in denen Durchstréoméffnungen von
meist zahnkopfkonformer Kontur ausgenommen sind. Aufgrund dieser Eigen-
schaft kann zur Darstellung analog zu den Rotorprofilen vorteilhaft auf eine Be-
schreibung in Polarkoordinaten zuriickgegriffen werden.

Dadurch ist es moglich, zur Erzeugung der Schieberkonturen auf leicht abge-
wandelte Versionen der auch fiir die Erstellung der Rotorprofile genutzten Werk-
zeuge zuriickzugreifen.

Bild 5.4 stellt schematisch einen hauptrotorseitigen Einlassschieber dar. Die
der Zahnflankenkontur folgende Steuerkante ist deutlich erkennbar.

Als zusétzlicher Parameter wird der fiir die Berechnung zu verwendende Ein-
stellwinkel fiir die Schieber bené&tigt. Je nach Einstellwinkel verdecken die Dreh-
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Bild 5.4: Schematische Darstellung des hauptrotorseitigen Einlassschiebers

schieber unterschiedlich grofe Bereiche der Einstrémoffnungen und bewirken da-
mit eine Variation des Zeitpunktes des Kammerabschlusses von der Saugseite.

Die Winkel werden durch den Benutzer innerhalb der Eingabedatei zusammen
mit den anderen fiir den gesamten Berechnungslauf erforderlichen Daten vorge-
geben. Dabei kénnen die Drehwinkel fiir haupt- und nebenrotorseitigen Schieber
unabhingig voneinander gewahlt werden.

Die Generierung der im Einlafsflichenberechnungsprogramm verwendeten Dar-
stellung durch ein Raster finiter Flichenelemente 14§t sich dann nach entsprechen-
der Verdrehung in die geforderte Drehwinkelstellung und Skalierung durch eine
einfache Koordinatentransformation der Polarkoordinaten in kartesische Koordi-
naten erreichen.

Die Generierung der Datenstruktur fiir die Schieber erfolgt fiir eine konstante

Schieberstellung einmalig.

5.2.1.4 Berechnungsablauf

Der Ablauf einer vollstéindigen Fldchenberechnung stellt Bild 5.5 dar.
Nach Ende der Flichenberechnung steht dem Simulationssystem der Verlauf
der wirksamen Einstromfliache als Funktion des Hauptrotordrehwinkels mit den

Verdrehwinkeln der Schieber als Hauptparameter zur Verfiigung.




Seite 46

KAPITEL 5. DAS SCREW-SIMULATIONSSYSTEM

START

Ausgangsdaten
einlesen

Darstellung der Einstroméffnungen
im Schiebergehduse

l

Erstellung der Schieberdarstellung
Parameter: Verdrehwinkel

!

‘ Drehwinkel = Startwinkel

—

Erstellung der Profildarstellung
Parameter: Drehwinkel

!

Uberlagerung der Darstellungen
und Berechnung der wirksamen
Einlassflache

Endwinkel
erreicht?

JA

Ergebnisdaten
ausgeben

STOP

Bild 5.5: Ablaufschema der Einlassflichenberechnung
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Fiir eine Abbildung des Einstromvorganges sind zusétzlich die Durchflubei-
werte der Offnungen erforderlich. Diese sind zuniichst noch nicht bekannt,es wer-
den néherungsweise Werte dhnlicher Einstrémoéffnungen von Schraubenmaschinen

verwendet.

5.2.1.5 Abschitzung der erzielbaren Aufldsung der Flichenberech-

nung

Aufgrund der gewéhlten Rechenmethode auf Basis finiter Fldchenelemente ist die
Auflésung des Fliachenberechnungsprogramms begrenzt durch die Gréfe eines ein-
zelnen Flichenelementes. Nach Vergleichsrechnungen mit unterschiedlichen Ra-
stergrofen wurde als sinnvoller Kompromif aus Programmlaufzeit und erzielbarer
Auflsung ein Raster von 800 x 800 = 640000 Flachenelementen ausgewihlt.

Die Skalierung der abzubildenden Geometrien erfolgt derart, dass der Achs-
abstand der Rotoren der Kantenlinge von n = 300 Flichenelementen entspricht.

Hieraus folgt fiir die bei den Rechnungen zugrundegelegte Maschine mit einem
Achsabstand @ = 51,47mm eine Kantenldnge eines Flichenelemtes von K = 2 =
% = 0,1715mm. Hieraus folgt fiir die Fliche eines Elementes als kleinster
aufzuldsender Einheit ein Wert von A = 2,9435 10~ 2mm?.

Die Gehéuseteile von serienméfiig gefertigten Schraubenmaschinen mit den
darin angeordneten Einstromoffnungen werden iiblicherweise durch Urformver-
fahren hergestellt. Bereits die Exemplarstreuungen innerhalb einer Serie aufgrund
der Toleranzen der Gehéusefertigung liegen deutlich {iber dieser Auflésung.

5.2.2 Anpassung der Drehwinkelbereiche

Um den geférderten Massenstrom soweit zu senken, dak ein Ottomotor bei mog-
lichst niedriger Last betrieben werden kann, ist die Zahnliicke beim Ansaugen
bereits sehr friih zu schliefen.

Der hybride Lader ist dann durch eine sehr lange Expansionsphase gekenn-
zeichnet. Das Arbeitsspiel der SCREW-Maschine kann einen deutlich gréferen
Drehwinkelbereich umfassen als dies bei einem ungesteuerten Lader der Fall ist.

Bei der Entwicklung des dem SCREW-Simulationssystem zugrundeliegenden
Programmpaketes war ein derartiger Einsatzfall nicht abzusehen, die Moglichkeit

zur Generierung entsprechend grofier Datenstrukturen war nicht vorgesehen.
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Zur Simulation des SCREW-Laders waren die einzelnen Module so zu erwei-
tern, dass die Expansions- und die Kompressionsphase in ausreichendem Umfang
abgebildet werden kénnen. Dies erforderte eine Anderung fast aller Teilmodu-
le des Systems, so dak eine Abbildung des gesamten bei einem SCREW-Lader

denkbaren Drehwinkelbereiches moglich wurde.




Kapitel 6

Simulationsrechnungen und
Resultate

6.1 Abgleich des Simulationssystems

Ziel der durchgefiihrten Messungen ist einerseits die Verifikation des Simulations-
systems, andererseits aber auch die Gewinnung von Daten zur Abstimmung des
Systems mit dem Ziel der Erhohung der Abbildungsgiite.

Zu diesem Zweck erfolgten Simulationsrechnungen ausgehend von vom Her-
steller des Basisladers angegebenen Kaltspalth6hen und Reibleistungsverldufen.
Beim Vergleich mit korrespondierenden Messungen zeigten sich deutliche Un-
terschiede zwischen gemessenen und berechneten Werten. Diese sind auf zwei
Haupteinflussfaktoren riickfiihrbar.

Bei der Realisierung des SCREW-Prototyps (s. Kapitel 7) muften aus kon-
struktiven Griinden und zur Erhéhung der Betriebssicherheit Spalth6hen, insbe-
sondere des saugseitigen Stirnspaltes, gegeniiber den Herstellerangaben der Ba-
sismaschine erhoht werden. Bereits hierdurch ergeben sich Unterschiede.

Zusitzlich handelt es sich bei den vom Hersteller angegebenen Werten um bei
der Fertigung angestrebte Kaltspalthohen. Relevant fiir das Betriebsverhalten der
realen Maschine sind jedoch die sich im Betrieb einstellenden Warmspalthhen.

Der Abgleich des Simulationssystems erfolgte in zwei Schritten durch eine ite-
rative Anpassung der Eingangsdaten. Zuerst wurden die Spalthohen variiert bis
eine akzeptable Ubereinstimmung zwischen berechnetem und gemessenem Mas-

senstrom erreicht war. Im zweiten Schritt erfolgte eine Optimierung des ange-
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Bild 6.1: Vergleich von gemessenen und durch Simulationsrechnungen nach Her-
stellerangaben und mit abgestimmtem Simulationsmodell vorherbe-
stimmten Werten fiir geférderten Massenstrom 7 und eff. Wellenlei-
stung P.y; der SCREW als Funktion des Druckverhéltnisses II bei ei-
ner Hauptrotorumfangsgeschwindigkeit uzz = 20 ms~' und mittlerer
Schieberstellung
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Spalt Herstellerangabe | Abgeglichenes Modell
Profileingriffspalt 0,10 mm 0,13 mm
Gehéusespalt HR 0,08 mm 0,10 mm

NR 0,08 mm 0,10 mm
Stirnspalt SS 0,35 mm 0,60 mm

DS 0,08 mm 0,10 mm

Tabelle 6.1: Vom Hersteller angegebene und durch Abgleich ermittelte Spalt-
héhen

nommenen drehzahlabhéngigen Reibleistungsverlaufes bis die gewiinschte Abbil-
dungsgenauigkeit der berechneten effektiven Leistung gegeniiber dem Messwert

erreicht war.

Bild 6.1 stellt gemessene, nach Herstellerangaben und mit dem abgeglichenen
Simulationssystem berechnete Werte fiir den geférderten Massenstrom 1 und die
effektive Leistung P.;; der SCREW abhéngig vom Druckverhéltnis II bei einer
Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit uyp = 20 ms~! dar.

Gerade bei niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten wirken sich Spaltmassenstro-
me aufgrund der dann langen Arbeitsspielzeiten besonders gravierend auf das
Betriebsverhalten aus, so dak diese Arbeitspunkte fiir die Abstimmung des Simu-

lationsmodells besondere Relevanz erhalten.

Eine Gegeniiberstellung der vom Hersteller angegebenen und nach Abgleich

des Simulationssystems ermittelten Werte zeigt Tabelle 6.1.

Die deutliche Vergroferung des realen saugseitigen Stirnspalts gegeniiber den
Herstellerangaben ist konstruktiv durch die Anpassung der Schiebersteuerung an
einen konventionellen Schraubenlader bedingt. Fiir die Konstruktion des Proto-
typs wurde hier eine Héhe von 0,7 mm vorgesehen, um ein Anlaufen der Ro-
torstirnflichen am Schiebergehéuse sicher zu vermeiden. Die anderen Differenzen
ergeben sich aus den Abweichungen der Warmspalthhen der realen SCREW von
den Kaltspalthohen der Herstellerangaben.

Durch die Abstimmung des Simulationsmodells konnte eine gute Ubereinstim-

mung zwischen Messung und Rechnung erzielt werden.
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‘ Variationsgrofe Bezugswert
Umschlingungswinkel @5 | 100°  150°  200° 270° 300°
L/D 1,0 14 1,6 2,0
Profil-Zahnezahlen 3+5 3+6 4+5 446

Tabelle 6.2: Im Rahmen der Geometrievariation verdnderte Rotorgeometriepa-
rameter

6.2 Variation der Geometrieparameter

Fiir eine Untersuchung des Einflusses der Geometrieparameter der SCREW auf
das Betriebsverhalten erfolgte in Simulationsrechnungen eine systematische Va-
riation der Rotorgeometrieparameter Langen-/Durchmesserverhéltnis L/D, Haupt-
rotor-Umschlingungswinkel & und der Rotor-Zahnezahlen zy g bzw. zyg. Die
betrachteten Variationen zeigt Tabelle 6.2. Als Bezugswert werden die Geome-
trieparameter verwendet, die auch in dem als Ausgangspunkt fiir die SCREW-
Prototypen verwendeten Basislader realisiert sind (Kap. 7).

Der Hauptrotor-Umschlingungswinkel ® g ist der Verschraubungswinkel, um
den die beiden Stirnseiten des Hauptrotors gegeneinander verdreht sind. Zum
besseren Verstindnis stellt Bild 6.2 [60] drei Rotorpaare mit unterschiedlichen

Umschlingungswinkeln dar.

Alle betrachteten Variationen sind so skaliert, dal der theoretisch geforderte
Volumenstrom Vi, und die maximale Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit wg g,

konstant bleiben.

Das verwendete Rotorprofil ist ein modifiziertes asymetrisches SRM-Profil ge-
mék den Angaben des Maschinenherstellers. Die fiir die Simulationsrechnungen
verwendeten Spalthohen sind in Tabelle 6.1 aufgefiihrt. Die Lage der drucksei-
tigen Steuerkanten entspricht der der Basismaschine. Die Schieberposition ist so
gewahlt dass das innere Volumenverhéltnis v; an das dufere Druckverhéltnis an-
gepasst ist.

Zusitzlich erfolgte eine Untersuchung des Einflusses variierter Spalthohen (s.
Kapitel 6.2.2) sowie gedinderter Lage der druckseitigen Steuerkante (s. Kapitel
6.2.6).
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Bild 6.2: Rotorpaare mit unterschiedlichen Umschlingungswinkeln [60]
a ‘I)HR =100°
b Pyp = 200°
C (I)HR = 300°
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6.2.1 Exemplarische Betriebspunkte

Die Variationen der Geometrie werden an drei exemplarischen Betriebspunkten
diskutiert. Zum besseren Versténdnis zeigt Bild 6.3 eine Darstellung des rela-
tiven Kammervolumens und der idealisierten ' Druckverldufe als Funktion des

Hauptrotor-Drehwinkels.

6.2.1.1 Expansionsbetrieb der SCREW

Im Expansionsbetrieb der SCREW (s. Bild 6.3) besteht das Arbeitsspiel aus den

vier Teilphasen:
1. Ansaugen,
2. Expandieren,
3. Verdichten und
4. Ausschieben.

Wihrend der Ansaugphase ist die Arbeitskammer iiber die Einlasséffnungen
mit der Saugseite verbunden. Mit fortschreitender Drehung der Rotoren vergro-
Rert sich das Kammervolumen, wodurch von der Saugseite Masse in die Kammer
gesaugt wird, bis die durch die Schieber eingestellten Einlasssteuerkanten erreicht
sind und die Kammer auf der Saugseite abschlieRen (ESgy in Bild 6.3).

Anschliessend erfolgt bei geschlossener Kammer infolge des mit weiterer Dre-
hung der Rotoren zunehmenden Kammervolumens eine Expansion des Kamme-
rinhalts, bis das maximale Kammervolumen erreicht ist.

Durch das danach wieder sinkende Kammervolumen wird der Kammerinhalt
bis zum Erreichen der fest vorgegebenen Austrittssteuerkanten verdichtet.

Nach Offnen der Austrittssteuerkanten (AO in Bild 6.3) besteht eine Verbin-
dung zwischen Arbeitskammer und Austrittsseite ?, durch das weiter abnehmende
Kammervolumen wird der Kammerinhalt ausgeschoben.

Aufgrund der unterschiedlichen langen Drehwinkelbereiche der Expansions-

P(ESpx)

und Verdichtungsphasen ist das Druckverhiltnis der Expansion IIgpx = D(Eovs)

! Angenommen sind idealisierte Zustandséinderungen eines idealen Gases.

2Da der Druck beim Austritt aus der SCREW abhiingig von der Betriebsweise unter dem
Eintrittsdruck liegen kann wird der in der Literatur zu Schraubenmaschinen iibliche Begriff
Druckseite vermieden und statt dessen der Begriff Austrittsseite gebraucht.
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Bild 6.3: Relatives Kammervolumen und idealisierte Kammerdruckverlaufe im
Expansions-, Gleichdruck- und Verdichtungsbetrieb der SCREW als
Funktion des Hauptrotor-Drehwinkels oy r

ESpx Einlasssteuerkante schliefit im Expansionsbetrieb
ESqr Einlasssteuerkante schliefit im Gleichdruckbetrieb
ESyg Einlasssteuerkante schlieft im Verdichtungsbetrieb

AO Auslasssteuerkante 6ffnet
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p(ESve)

p(AO)
ge der Kammerdruck bei Erreichen der Austritts-Steuerkante geringer als der
Eintrittsdruck in die SCREW.

Der SCREW-Expansionsbetrieb unterscheidet sich wesentlich von der Expan-

grofer als das Druckverhiltnis der Verdichtung Ilyp = und demzufol-

sion in konventionellen Schraubenmotoren. Bei diesen wird prinzipiell das gleiche
Arbeitsspiel wie bei Kompressoren, jedoch in umgekehrter Richtung, durchlaufen.
Hierdurch wechselt im Gegensatz zur SCREW die Hauptstromungsrichtung und
die Drehrichtung der Welle.

Der SCREW-Expansionsbetrieb tritt, verbunden mit niedrigen geférderten
Massenstromen aufgrund des Abschlusses der Kammer noch deutlich vor dem Vo-
lumenmaximum und niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten, beim realen SCREW-

Motorsystem iiblicherweise im unteren Teillast- und Leerlaufbereich auf.

6.2.1.2 Gleichdruckbetrieb der SCREW

Auch im Gleichdruckbetrieb der SCREW (Bild 6.3) besteht das Arbeitsspiel, wie

im Expansionsbetrieb, aus den vier Phasen:
1. Ansaugen,
2. Expandieren,
3. Verdichten und
4. Ausschieben.

Die saugseitigen Steuerschieber sind jedoch nun so eingestellt, dass die Ar-
beitskammer spéter als im Expansionsbetrieb von der Saugseite abgeschlossen
wird (ESgr in Bild 6.3), der Drehwinkelbereich der Expansionsphase verkiirzt
sich gegeniiber dem Expansionsbetrieb.

Expansions- und nachfolgende Verdichtungsphase (zwischen FSyr und AO
in Bild 6.3) kompensieren sich in ihrer Wirkung, der bei Erreichen der Austritts-
Steuerkante in der Kammer herrschende Druck entspricht dem Eintrittsdruck in
die SCREW, das dufere Druckverhéltnis ist IT = 1. Diese Betriebsweise korre-
spondiert mit dem Betrieb des SCREW-Motorsystems im mittleren Teillastbe-
reich, der Verbrennungsmotor wird vergleichbar mit einem konventionellen Saug-

motor betrieben.
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6.2.1.3 Verdichtungsbetrieb der SCREW

Im Verdichtungsbetrieb der SCREW werden die Steuerschieber so eingestellt,
daf die Arbeitskammer erst bei Erreichen des maximalen Kammervolumens von
der Saugseite abgeschlossen wird (ESyg in Bild 6.3). Dadurch fillt die bei den
vorher beschriebenen Betriebsweise vorhandene Expansion des Kammerinhaltes
weg, das Arbeitsspiel besteht nur noch aus den drei Phasen:

1. Ansaugen,
2. Verdichten und
3. Ausschieben,

es entspricht damit dem Arbeitsspiel eines konventionellen Schraubenladers.
Diese Betriebsweise kann, z.B. wihrend des Beschleunigungsvorganges, im ge-

samten betrachteten Umfangsgeschwindigkeitsbereich auftreten.

6.2.2 Variation der Spalth6hen - Sensibilitdtsbetrachtung

Wie bereits erwihnt, wird die Energiewandlungsgiite von Verdringermaschinen
wesentlich durch die Spaltmassenstrome beeinflusst. Aufgrund des langen Ar-
beitsspiels und der auftretenden Druckverhéltnisse trifft dies fiir die SCREW in
besonderem Mafe zu.

Zur Verdeutlichung dient eine idealisierte Betrachtung, bei der von isentropen
Zustandsénderungen eines idealen Gases ausgegangen wird und Anderungen des
Drucks im Arbeitsraum infolge von Spaltmassenstrémen vernachléssigt werden.

Bild 6.4 stellt im oberen Teil schematisiert die idealisierten Druckverldu-
fe fiir eine betrachtete Kammer sowie die im Arbeitsspiel bereits weiter fortge-
schrittene, um eine Zahnteilung vorlaufende, Kammer und die entsprechend zu-
riickliegende, nachlaufende Kammer sowie Saug- und Austrittsseite als Funktion
des Hauptrotor-Drehwinkels a;p dar. Der untere Teil zeigt fiir den Drehwinkel-
bereich der abgeschlossenen betrachteten Kammer beispielhaft die Bereiche, in
denen Spalte zwischen Gehéduse und den kammerbegrenzenden Zahnkdpfen auf-
treten. Durch entsprechende Farben ist erkennbar, zu welchem im oberen Bildteil
dargestellten Druckniveau durch diese Spalte eine Verbindung hergestellt wird.

Die Geh#usespalte eignen sich fiir diese Betrachtung besonders, da sie auf-

grund ihrer relativ einfachen schraubenartigen Form entlang der Zahnkdpfe (vgl.
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Bild 6.4: Schematische Darstellung der idealisierten Druckverldufe der betrach-

gaw

teten Kammer, in der vor- und nachlaufenden Kammer sowie auf der
Saug- und der Austrittsseite der SCREW (oben) mit den korrespondie-
renden verbindenden Geh#usespalten und den resultierenden Richtun-
gen der Spaltmassenstrome im Expansionsbetrieb (unten) als Funktion
des Hauptrotor-Drehwinkels ajyr. Die diinnen Linien im unteren Teil
des Diagramms geben an, in welchemn Winkelbereich der Spalt existiert.
Thre Farbe kennzeichnet, wohin eine Verbindung durch den Spalt her-
gestellt wird. Die zugeordneten Balken geben die Richtung der sich
aufgrund des am Spalt anliegenden Druckverhéltnisses einstellenden
Spaltstromung an. (Rot = Abstromung aus der betrachteten Kammer,
Griin = Einstrémung in die betrachtete Kammer.)

Verbindung zur abgeschlossenen vorlaufenden Kammer

Verbindung zur Austrittsseite durch die dorthin gedffnete vorlaufende Kammer

Verbindung zur abgeschlossenen nachlaufenden Kammer

Verbindung zur Saugseite durch die dorthin ge6ffnete nachlaufende Kammer
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Bild 6.5: Schematische Darstellung der idealisierten Druckverldufe in der be-

oawm

trachteten Kammer, in der vor- und der nachlaufender Kammer so-
wie auf der Saug- und der Austrittsseite der SCREW (oben) mit den
korrespondierenden verbindenden Gehéusespalten und den resultieren-
den Richtungen der Spaltmassenstréme im Verdichtungsbetrieb (un-
ten) als Funktion des Hauptrotor-Drehwinkels ayp. Die Darstellung
erfolgt analog zu Bild 6.4.

Verbindung zur abgeschlossenen vorlaufenden Kammer

Verbindung zur Austrittsseite durch die dorthin gedffnete vorlaufende Kammer

Verbindung zur abgeschlossenen nachlaufenden Kammer

Verbindung zur Saugseite durch die dorthin gedffnete nachlaufende Kammer
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Bild 3.4) einer anschaulichen Betrachtung leicht zugénglich sind, gleichzeitig je-
doch auch grofse Bedeutung fiir die Energiewandlung der SCREW haben.

In Abhéngigkeit vom Druckverhiltnis am Spalt entsteht eine Spaltstromung
von Bereichen héheren Druckniveaus zu niedrigeren Druckniveaus. Bild 6.4 ver-
deutlicht die resultierenden Richtungen der Spaltmassenstrome durch den Spalt-
abschnitten zugeordnete Balken. Rote Balken kennzeichnen eine Abstrémung aus
der betrachteten Kammer in Bereiche eines geringeren Druckes, griine Balken be-
deuten eine Zustromung in die betrachtete Kammer.

Durch den Gehdusespalt zwischen betrachteter und vorlaufender Kammer (A
in Bild 6.4) entsteht aufgrund des anliegenden Druckverhéltnisses wihrend der
Expansionsphase des Arbeitsspiels eine Spaltstromung in die vorlaufende Kam-
mer, bis sich ein Druckgleichgewicht mit der bereits in der Verdichtungsphase
befindlichen vorlaufenden Kammer einstellt. Mit weiter fortschreitendem Arbeits-
spiel kehrt sich das Druckverhéltnis am Spalt um, die Spaltstromung wechselt ihre
Richtung.

Nachdem die vorlaufende Kammer die Austrittssteuerkanten erreicht hat, ist
sie zur Austrittsseite geffnet. Der Gehausespalt bildet also nun eine direkte Ver-
bindung zwischen betrachteter Kammer und Austrittsseite (B in Bild 6.4).

Ein analoge Situation ergibt sich auch fiir den Gehéusespalt zur nachlaufen-
den Kammer. Solange diese mit der Saugseite in Verbindung steht, bildet dieser
Spalt eine direkte Verbindung zur Saugseite (C in Bild 6.4), durch die eine Spalt-
stromung in die betrachtete Kammer erfolgt. Nach Abschluf der nachlaufenden
Kammer bildet sich eine Spaltstromung in die betrachtete Kammer aus. Nach
Erreichen des Druckgleichgewichtes wechselt diese die Richtung (D in Bild 6.4).

Wihrend des gesamten Arbeitsspiels iiberlagern sich Zu- und Abstromungen
der betrachteten Kammer. Die bei Erreichen der Austrittssteuerkante in der Kam-
mer enthaltene Masse ergibt sich aus der bei Ende des Einstromvorganges in der

Kammer enthaltenen Masse mpgg durch Bilanzierung der Zu- und Abstrémungen:

MKammer = MES + Z My + Z Map- (6.1)

Im Expansionsbetrieb der SCREW ist die Hauptforderrichtung von der Saug-
zur Austrittsseite von einem héheren zu einem niedrigeren Druckniveau gerichtet
und stimmt damit mit der Richtung der Spaltstrémungen iiberein.

Bild 6.5 zeigt eine Bild 6.4 entsprechende Darstellung fiir den Verdichtungs-
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betrieb der SCREW. Der im Vergleich zum Expansionsbetrieb deutlich kiirzere
Drehwinkelbereich mit einer abgeschlossenen Kammer ist klar erkennbar.

Die auftretenden Gehéusespalte entsprechen denen im Expansionsbetrieb, je-
doch hat sich deren Gewichtung verschoben. In einem breiten Drehwinkelbereich
ist die betrachtete Kammer gleichzeitig {iber die gedffnete vorlaufende Kammer
mit der Austrittsseite (Spalt B in Bild 6.5) und iiber die gedffnete nachlaufende
Kammer mit der Saugseite (Spalt D in Bild 6.5) verbunden.

Die Hauptférderrichtung im Verdichtungsbetrieb der SCREW verlauft von ei-
nem niedrigen Druckniveau (Saugseite) zu einem hoheren Druckniveau (Austritts-
seite). Spaltstromungen erfolgen jedoch von hoheren zu niedrigeren Druckniveaus,
also der Hauptforderrichtung entgegengesetzt. In der Folge ist zu erwarten, dass
es durch Spaltmassenstrome zu einer Abnahme des geférderten Massenstroms
gegeniiber dem theoretischen Wert kommt.

Die bisherigen Darstellungen erméglichen lediglich eine qualitative Aussage
iiber die Richtung mdglicher Spaltmassenstrome auf Basis einer idealisierten Be-
trachtung. Eine quantitative Aussage erfordert neben der Beriicksichtigung des
realen Druckverhéltnisses am Spalt die Einbeziehung des wirksamen Zeitquer-
schnittes des Spaltes [ aAg,(t)dt, abhiingig vom DurchfluRbeiwert «, dem zeitli-
chen Verlauf der Spaltfliche Ag,(t) und der fiir Spaltstrémungen zur Verfiigung
stehenden Zeit ¢ (vgl. Kap. 5).

Die weiteren Betrachtungen erfolgen anhand von Ergebnissen von Simulati-
onsrechnungen, die eine realitidtsnahe Abbildung der Spaltwirkungen ermoglichen.

Bild 6.6 stellt den Verlauf der in der abgeschlossenen Kammer enthaltenen
Masse wiahrend des Arbeitsspiels im SCREW-Expansionsbetrieb als Funktion des
Hauptrotordrehwinkels und der Umfangsgeschwindigkeit dar.

Besonders bei niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten ist wihrend der Expan-
sionsphase (Drehwinkelbereich bis axr ~ 0°) ein deutlicher Anstieg der Kam-
mermasse zu beobachten, die Massenbilanz ist positiv, die Zustrémungen in die
Kammer iiberwiegen die Abstrémungen.

Wihrend der folgenden Verdichtungsphase sinkt bei kleinen Umfangsgeschwin-
dikeiten (ugr < 40ms™!) die Kammermasse dagegen leicht ab. In diesem Bereich
iibertreffen die Abstromungen aus der Kammer die zustrémenden Spaltmassen,
die Bilanz ist negativ.

Auffallend ist der deutliche Einfluss steigender Umfangsgeschwindigkeit wyp
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Bild 6.6: Wihrend des Arbeitsspiels in der abgeschlossenen Arbeitskammer ent-
haltene Masse Mk ammer im SCREW-Expansionsbetrieb, IT = 0, 45, als
Funktion von Hauptrotordrehwinkel oy und Umfangsgeschwindigkeit
UHR

auf den Verlauf der Kammermasse. Aufgrund der geringeren Zeitquerschnitte sin-
ken die Spaltmassenstrome, die Kurve flacht deutlich erkennbar ab und néahert
sich dem theoretischen waagerechten Verlauf, also einer konstanten Kammermas-
se wihrend des Arbeitsspiels, zusehends an. Gleichzeitig fithrt die mit zuneh-
mender Umfangs- und damit Strémungsgeschwindigkeit am Eintritt zunehmende
Drosselung zu einem insgesamt niedrigeren Niveau.

Einen Bild 6.6 entsprechenden Verlauf fiir den SCREW-Verdichtungsbetrieb
zeigt Bild 6.7.

Auch hier ist wieder ein deutlicher Einfluss der Umfangsgeschwindigkeit auf
den Verlauf der Kammermasse wihrend des Arbeitsspiels erkennbar.

Bei niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten hat die Kurve jedoch im Gegensatz
zum Expansionsbetrieb einen insgesamt fallenden Verlauf (negative Spaltmas-
senbilanz), lediglich zu Beginn des Arbeitsspiels bis ayr ~ 30° ist ein leichter
Anstieg sichtbar.

Auch im Verdichtungsbetrieb bewirken die geringer werdenden Zeitquerschnit-

te der Spalte bei steigenden Umfangsgeschwindigkeiten einen flacheren Verlauf
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Bild 6.7: Wihrend des Arbeitsspiels in der abgeschlossenen Arbeitskammer ent-
haltene Masse M kqmmer im SCREW-Verdichtungsbetrieb, IT = 1,7, als
Funktion von Hauptrotordrehwinkel oy r und Umfangsgeschwindigkeit
UHR

der Kurven. Das insgesamt niedrigere Niveau des Verlaufs bei hohen Umfangsge-
schwindigkeiten resultiert aus der starkeren Drosselung des Ladungswechsels am
Eintritt.

Zusammenfassend 14ft sich feststellen, daf die bereits aufgrund der Voriiberle-
gungen naheliegende Annahme, dak die Hauptrichtung der Spaltmassenstrome im
Expansionsbetrieb mit der Transportrichtung iibereinstimmt, im Verdichtungs-

betrieb jedoch entgegengesetzt ist, durch diese Betrachtungen bestétigt wird.

Um die Bedeutung der einzelnen Spaltarten fiir die Energiewandlungsgiite
der SCREW abschitzen zu konnen, erfolgte, ausgehend von den in Tabelle 6.1
aufgelisteten Werten des abgeglichenen Systems, eine Sensibilitdtsuntersuchung
durch gezielte Variation der Spalthéhen von Profileingriff-, Gehduse- und saug-
sowie druckseitigem Stirnspalt.

Die Ausgangswerte wurden hierzu einzeln um jeweils 10% erhéht und verrin-

gert.

Die fiir die Energiewandlung ebenfalls relevanten saug- und druckseitigen

Kopfrundungséffnungen sind bei gegebener Profilform nicht grundlegend zu be-




Seite 64

KAPITEL 6. SIMULATIONSRECHNUNGEN UND RESULTATE

1,03

1,02

T 1,01

1\ 1
(mbez)f[ ] 0,99
0,98
0,97

W Stirspalt Saugseite
B Gehéusespalte

m P
I Stirnspalt Druckseite
—— Spalthéhe um 10% erhéht

~-==Spalthéhe um 10% verringert

20 40 60 80 100 120 140 160

Bild 6.8: Bezogener geforderter Massenstrom der SCREW bei variierten Spalt-
hohen im Expansionsbetrieb, Druckverhéltnis IT = 0,45, Bezugswert
ist der Massenstrom mit unverinderter Spalthohe

M Stirnspalt Saugseite
B Gehéusespalte

| Profileingriffspalt
M Stirnspalt Druckseite
-~ —— Spalthéhe um 10% erhoht

~-== Spalthdhe um 10% verringert

20 40 60 80 100 120 140 160
Uk [ms'] —

Bild 6.9: Bezogener geforderter Massenstrom der SCREW bei variierten Spalt-
héhen im Verdichterbetrieb, Druckverhiltnis II = 1, 7, Bezugswert ist
der Massenstrom mit unverdnderter SpalthGhe
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einflussen 3. Thr Verhalten wird im Rahmen der Profilvariationen betrachtet (s.
Kap 6.2.5).

Bild 6.8 beschreibt den geforderten Massenstrom der SCREW, bezogen auf
den bei unveranderten Spalthoéhen geférderten Massenstrom, beim SCREW- Ex-
pansionsbetrieb mit einem duferen Druckverhiltnis IT = 0, 45.

Die jeweils zusammengehorenden Kurven fiir die vergréferte und die ver-
ringerte Spalthche einer Spaltart weisen einen annihernd achsensymmetrischen
Verlauf zu einer Parallelen zur x-Achse des Diagramms durch den Wert 1 auf.
Vollstandige Symmetrie wird nicht erreicht, da sich mit geinderten SpalthGhen
auch gednderte Durchflussbeiwerte und Strémungsformen am Spalt ergeben, die
den Spaltmassenstrom ebenfalls mitbestimmen.

Den auffilligsten Einfluss auf den geférderten Massenstrom der SCREW hat
im dargestellten Fall der saugseitige Stirnspalt. Wiahrend der Expansion, dem
ersten Arbeitsspielabschnitt, besitzt die Arbeitskammer iiber den Stirnspalt eine
Verbindung zur Eintrittsseite, iiber die Masse in die sich vergrofernde Kammer
nachstrémen kann, also quasi ein Nachsaugen in die expandierende Kammer er-
folgt.

Zweitwichtigster Einflussfaktor sind die Haupt- und Nebenrotor-Gehausespalte,
die im Rahmen der Betrachtung aufgrund der Ahnlichkeit zusammengefasst be-
trachtet werden. Auch diese Spalte begrenzen den Arbeitsraum iiber einen grofen
Drehwinkelbereich (s. Bild 6.4) und haben eine entsprechend hohe Bedeutung
fiir die Energiewandlungsgiite. Die Anderung des gefoérderten Massenstroms bei
variierten Gehdusespalten zeigt eine deutliche Abhéngigkeit von der Umfangsge-
schwindigkeit, was auf den abnehmenden Zeitquerschnitt bei zunehmender Um-
fangsgeschwindigkeit zuriickzufiihren ist.

Die weiteren Spaltarten haben im Expansionsbetrieb einen geringeren Ein-
fluss auf die Spaltmassenstrome und damit auf die Energiewandlungsgiite der
Maschine.

Bild 6.9 verdeutlicht den geférderten Massenstrom der SCREW, bezogen
auf den bei unverdnderten Spalthéhen geforderten Massenstrom, beim SCREW-
Verdichtungsbetrieb mit einem dukeren Druckverhéltnis II = 1,7. Wie aufgrund
des Arbeitsspiels ohne Expansionsphase zu erwarten ist, hat der Einfluss variierter
Spalthohen auf den geforderten Massenstrom erkennbar abgenommen.

3Da das Gehiuse einen Teil der Begrenzung der Kopfrundungséffnungen bildet, wird deren
Geometrie durch eine Variation der Gehiusespalthdhen indirekt ebenfalls beeinflusst
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Gleichzeitig hat sich die Relevanz der einzelnen Spaltarten aneinander angené-
hert, die im Expansionsbetrieb erkennbare Dominanz des saugseitigen Stirnspalts
und des Gehdusespaltes ist abgemildert, wihrend der druckseitige Stirnspalt ver-
mehrt an Bedeutung gewinnt.

Insgesamt ist in beiden Fallen ein eher geringer Einfluss des Profileingriffspal-
tes feststellbar, obwohl dieser in weiten Drehwinkelbereichen eine direkte Verbin-
dung zwischen Saug- und Austrittsseite herstellt, also mit dem gesamten duferen
Druckverhéltnis beaufschlagt ist.

Gerade aufgrund dieser spezifischen Situation ist der Profileingriffspalt bei
modernen Profilformen jedoch Ziel umfangreicher Optimierungen geworden, durch

die seine Wirkung begrenzt bleibt.
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Bild 6.10: Anderung der bezogenen Rotorhauptabmessungen als Funktion des
Langen-Durchmesser-Verhéltnisses L/D [60]

6.2.3 Variation des Lingen-/Durchmesserverhéltnisses L,/D

Die Variation des Léngen-/Durchmesserverhéltnisses bewirkt eine unmittelbare
Anderung der Spalte der Maschine. Um der Forderung nach konstantem theore-
tischem Fo6rdervolumenstrom Vm = const. bei konstanter maximaler Hauptrotor-
Umfangsgeschwindigkeit ug,,,, = const. als Bedingung fiir eine Vergleichbarkeit
der betrachteten Parametervariationen zu geniigen, miissen sowohl die Rotorlange
L als auch der Durchmesser D angepasst werden.

Mit steigendem L/D ergibt sich aufgrund des kleiner werdenden Hauptrotor-
durchmessers (s. Bild 6.10 [60]) und der sich damit verkleinernden Rotorstirnfli-
che eine Abnahme der Spaltlingen von Stirnspalten und Kopfrundungsoffnungen
(Bild 6.11 [60]). Gleichzeitig werden die fiir das betrachtete SCREW-Konzept
genutzten axialen Einlass- und radialen Auslassflichen kleiner (Bild 6.12 [60]).

Aufgrund des mit steigendem L/D linger werdenden Hauptrotors kommt es
im betrachteten Parameterraum zu einer Lidngenzunahme der Geh#usespalte und
des Profileingriffspaltes aufgrund steigender axialer Anteile der Spaltlingen (Bild
6.13 [60]).

Die Arbeitsspielzeiten werden nur mittelbar beeinflusst. Um der Forderung
nach konstanter maximaler Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit zu geniigen, muss
mit zunehmendem L/D und damit kleinerem Rotordurchmesser die Rotordreh-

zahl steigen, wodurch sich das Arbeitsspiel verkiirzt.
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Bild 6.11: Bezogene Spaltlingenénderung ; S" des Stirnspaltes und der Kopf-

rundungsoffnung als Funktion des Langen-Durchmesser-Verhaltnlsses
L/D [60]
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Bild 6.12: Abhéngigkeit der bezogenen maximalen Auslaffliche f‘””b vom L/D-
Verhéltnis [60]
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Bild 6.13: Bezogene Spaltlingeninderung Toy 5” der Gehéusespalte und des Pro-

fileingriffsspaltes als Funktion des Langen Durchmesser-Verhéltnisses
L/D [60]

6.2.3.1 Expansionsbetrieb

Im realen Fahrzeugbetrieb tritt der Expansionsbetrieb, aufer bei Verzogerun-
gen, ausschliesslich in Verbindung mit niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten auf,
weshalb der Schwerpunkt der folgenden Untersuchungen auf Umfangsgeschwin-

digkeiten ugp < 40 ms™!

zu legen ist.

Die thermodynamische Giite einer Verdridngermaschine wird wesentlich von
den Faktoren Dichtheit der Arbeitsrdume und Drosselung an Ein- und Ausstrom-
6ffnungen bestimmt. Gerade im Expansionsbetrieb kommt der Dichtheit der Ar-
beitsraume eine grofe Bedeutung zu. Aufgrund der Expansionsphase zu Beginn
des Arbeitsspiels und der meist geringen Umfangsgeschwindigkeiten ist das Ar-
beitsspiel lang, so daf Spaltstrémungen eine signifikante Wirkung entwickeln kon-
nen.

Bild 6.14 lisst fiir kleine Umfangsgeschwindigkeiten keine ausgepréigte Ab-
héngigkeit der spezifischen inneren Arbeit w; vom Langen-Durchmesserverhéltnis
L/D erkennen.

Erst bei im realen Fahrzeugbetrieb nicht auftretenden hohen Umfangsge-
schwindigkeiten 1aft sich ein deutlicher Anstieg der spezifischen effektiven bzw.
inneren Arbeit mit steigendem L/D erkennen. Aufgrund der kuzen Arbeitsspiel-

zeiten gewinnt in diesen Betriebspunkten die Drosselung am Ein- bzw. Austritt
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Bild 6.14: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit
ugr und Langen-Durchmesserverhéltnis L/D im Expansionsbetrieb
der SCREW, Druckverhéltnis IT = 0,45

Bild 6.15: Geforderter Massenstrom 7 als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyr und Léngen-Durchmesserverhiltnis L/D im Expansionsbe-
trieb der SCREW, Druckverhéltnis II = 0, 45
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Bild 6.16: Liefergrad A als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit wuyp
und Léngen-Durchmesserverhiltnis L/D im Expansionsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis IT = 0, 45

eine dominierende Wirkung gegeniiber den Spaltstromungen. Aufgrund der klei-
nen Eintritts6ffnungen bei den vorliegenden Schieberstellungen (s. Bild 7.4) ist
davon auszugehen, dak diese Wirkung wesentlich auf die Eintrittsdrosselung zu-
riickzufiihren ist.

Bild 6.15 zeigt den geférderten Massenstrom als Funktion von Hauptrotor-
Umfangsgeschwindigkeit uyr und Lingen-Durchmesserverhéltnis L/D.

Ein deutlicher Abfall des geférderten Massenstroms mit steigendem L/D ist
erkennbar. Dieser resultiert aus dem Zusammenwirken zweier Mechanismen.

Aufgrund der Verkleinerung der fiir die Energiewandlungsgiite im SCREW-
Expansionsbetrieb wesentlichen saugseitigen Stirnspalte und Kopfrundungsoff-
nungen sinken die Zeitquerschnitte dieser Spalte und damit auch die Spaltmas-
senstrome. Dies fithrt im Expansionsbetrieb zu einem Absinken des geférderten
Massenstroms ri; (s. Kap. 6.2.2 bzw. 6.2.5).

Zusatzlich bewirkt die Verkleinerung der Rotor-Stirnflichen bei zunehmen-
dem L/D eine Abnahme der wirksamen Einlafflichen, der saugseitige Ladungs-
wechsel wird erschwert, was den geférderten Massenstrom ebenfalls senkt.

Das Zusammenwirken dieser beiden Wirkungen léft sich auch in der Dar-
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Bild 6.17: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit
ugpr und Lingen-Durchmesserverhéltnis L/D beim Gleichdruckbe-
trieb der SCREW mit Druckverhéltnis IT = 1

stellung des Liefergrades der SCREW in Bild 6.16 erkennen, der Verlauf ldsst
aufgrund der Addition beider Wirkungen eine ausgeprégte nichtlineare Drehzahl-

abhingigkeit erkennen.

6.2.3.2 Gleichdruckbetrieb

Im Gleichdruckbetrieb ist das Arbeitsspiel aufgrund der gednderten Schieber-
stellung bereits merklich kiirzer als beim Expansionsbetrieb (s. Bild 6.3), da die
der Verdichtung vorgeschaltete Expansionsphase kiirzer werden muf. Gleichzeitig
steigt der geforderte Massenstrom, der Einfluss der Drosselung an Ein- und Aus-
tritt gewinnt vermehrt an Bedeutung fiir die Energiewandlungsgiite der SCREW.

Bild 6.17 stellt die spezifische innere Arbeit der SCREW als Funktion von
Umfangsgeschwindigkeit uyr und Lingen-Durchmesserverhiltnis L/D dar.

Der grundsétzliche Verlauf dhnelt dem in Bild 6.14 dargestellten Verlauf fiir
den Expansionsbetrieb. Auffillig ist jedoch, dass sich hier bereits bei niedrigen
Umfangsgeschwindigkeiten energetische Vorteile bei der Verwendung kleinerer
L/D erkennen lassen. Besonders ausgeprigt ist der Verlauf bei L/D < 1,4 und
ugr < 40 ms~!. Aufgrund der niedrigen Umfangsgeschwindigkeit und des damit

langen Arbeitsspiels sowie des grofen saugseitigen Stirnspalts sind die wirksamen
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Bild 6.18: Geforderter Massenstrom 71 als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyr und Langen-Durchmesserverhiltnis L/ D beim Gleichdruck-
betrieb der SCREW mit Druckverhéltnis IT = 1

20 . [mSJ] —

Bild 6.19: Liefergrad A als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit uyz und

Langen-Durchmesserverhéltnis L/D beim Gleichdruckbetrieb der
SCREW mit Druckverhéltnis IT = 1
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Zeitquerschnitte der Spalte grof.

Drosselungseffekte sind besonders im Verlauf der spezifischen inneren Arbeit
w; in Bild 6.17 erkennbar. Bei kleinen L/D zeigt w; eine nur geringe Abhéngigkeit
von der Umfangsgeschwindigkeit, steigt jedoch aufgrund der Drosselverluste mit
steigendem L/D bei hohen Umfangsgeschwindigkeiten deutlich an.

Bild 6.18 verdeutlicht den geférderten Massenstrom als Funktion von Haupt-
rotor-Umfangsgeschwindigkeit ugp und Lingen-Durchmesserverhéltnis L/D.

Im Idealfall der dichten Maschine mit vollkommenem Ladungswechsel (Liefer-
grad A, = 1) ist der geforderte Massenstrom linear abhéngig von der Umfangsge-
schwindigkeit. Dieser Verlauf lisst sich fiir kleine L/D in Bild 6.18 niherungsweise
erkennen. Lediglich bei kleinen Werten fiir vy g macht sich ein iiberproportiona-
ler Abfall aufgrund der anwachsenden Zeitquerschnitte der Spalte aufgrund des
lingeren Arbeitsspiels bemerkbar. Demgegeniiber ergibt sich bei grofen L/D ein
schwacher Abfall bei hoheren Umfangsgeschwindigkeiten als Folge der stéirker
wirksamen Drosselung des Ladungswechsels, besonders an den bei der betrachte-
ten Schieberstellung im Vergleich zu den Austrittséffnungen kleineren saugseiti-
gen Einlakoffnungen.

Aufgrund der weniger ausgepréigt wirksamen Spaltverluste ldsst sich auch im
Verlauf des Liefergrades in Bild 6.19 bei sinkenden Umfangsgeschwindigkeiten
ein geringerer Anstieg der Kurve als beim Expansionsbetrieb in Bild 6.16 erken-

nen.

6.2.3.3 Verdichtungsbetrieb

Im Verdichtungsbetrieb erreichen die saugseitigen Schieber ihre maximale Off-
nungsfliche und schliessen die Arbeitsrdume erst bei Erreichen des maxima-
len Kammervolumens von der Saugseite ab (Bild 6.3), die der Verdichtung bei
anderen Schieberstellungen vorgeschaltete Expansionsphase entfallt. Gleichzei-
tig werden aufgrund der nun groktmoglichen Kammerfiillung auch die grofiten
geférderten Massenstrome erreicht. Da der Verdichtungsbetrieb bei realen An-
triebssystemen aus SCREW und Verbrennungsmotor im Bereich hoherer Fahrzeu-
gantriebsleistungen und Fahrgeschwindigkeiten und damit auch bei hohen Um-
fangsgeschwindigkeiten und Massenstromen auftritt, ist fiir eine Optimierung der
SCREW fiir diesen Betriebsfall der Schwerpunkt auf einen effizienten Betrieb bei

héheren Umfangsgeschwindigkeiten zu legen.
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Bild 6.20: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit
uyr und Langen-Durchmesserverhéltnis L/D im Verdichtungsbetrieb
der SCREW, Druckverhéltnis IT = 1,7

Bild 6.20 stellt die spezifische inneren Arbeit als Funktion der Umfangs-
geschwindigkeit und des Lingen-Durchmesserverhiltnisses L/D fiir die SCREW
im Verdichtungsbetrieb, entsprechend einem iiblichen Schraubenlader, bei einem
Druckverhéltnis IT = 1,7 dar.

Bei Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeiten uyp > 40ms~! ist mit steigendem
L/D auch ein merklicher Anstieg der spezifischen Arbeit verbunden, der mit stei-
gender Umfangsgeschwindigkeit und damit steigendem geférdertem Massenstrom

deutlicher erkennbar wird.

Urséchlich dafiir ist die mit steigendem Massenstrom immer stirker wirksam
werdende Drosselung an den Ein- und Auslassoffnungen. Mit steigendem L/D
nimmt im betrachteten Fall der Rotordurchmesser ab, die axialen Einlass- und
radialen Auslassflichen der SCREW werden kleiner (Bild 6.10, 6.12).

Bei Umfangsgeschwindigkeiten ugr < 40 ms~! dominiert eine andere Wir-
kung. Aufgrund der geringen Umfangsgeschwindigkeiten und damit langer Ar-
beitsspiele bei geringen geforderten Massenstromen gewinnt die Wirkung von

Spaltmassenstrémen an Bedeutung.
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Bild 6.21: Geforderter Massenstrom ri als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyr und Langen-Durchmesserverhéltnis L/D im Verdichtungs-
betrieb der SCREW, Druckverhéltnis I = 1,7

Bild 6.22: Liefergrad A\ als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit uggr und
Langen-Durchmesserverhéltnis L/D im Verdichtungsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis IT = 1,7
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Auffillig ist ein Anstieg des Verlaufs in diesem Bereich fiir L/D < 1,6 mit
einem Maximum im Bereich von L/D = 1,3. Dieser Effekt entsteht aufgrund der
Uberlagerung mehrerer Mechanismen. Mit steigendem L/D nimmt die Stirnspalt-
lange ab, wihrend gleichzeitig die axialen Spaltlingenanteile von Gehéuse- und
Profileingriffsspalten steigen (Bild 6.13). Im Zusammenwirken mit den bei kleinen
L/D ldngeren Arbeitsspielzeiten bildet sich der dargestellte Verlauf aus.

Die beschriebenen Wirkungen und Verldufe lassen sich entsprechend auch
ansatzweise in der Darstellung des geférderten Massenstroms (Bild 6.21) und,
deutlicher, im Verlauf des Liefergrades in Bild 6.22 erkennen.
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Bild 6.23: Bezogene Spaltlingeninderungen zlg,,,, als Funktion des Hauptro-

torumschlingungswinkels @ [60] ,

6.2.4 Variation des Umschlingungswinkels

Eine Variation des Umschlingungswinkels ®p 5 fiihrt zur Anderung wesentli-
cher geometrischer Grofen der Rotoren. Unter den gegebenen Voraussetzungen
(Vth = const. und ugg,,, = const.) resultiert eine Reduzierung des Umschlin-
gungswinkels in einer Verldngerung des Profileingriffspaltes und einer Vergrofe-
rung der Kopfrundungsoffnung. Gleichzeitig nimmt die Lange der Gehdusespalte
ab, da der radiale Spaltanteil geringer wird und, fiir den Extremfall eines Um-
schlingungswinkels von ®yr = 0°, ganz verschwindet (Bild 6.23).

Eine unmittelbare Anderung der saug- bzw. druckseitigen Stirnspalte erfolgt
nicht. Im Rahmen der betrachteten Variationen kommt es jedoch bei den Geo-
metrien mit Umschlingungswinkeln von ®yr = 270° bzw. ®zr = 300° zu einer
Verringerung des maximal nutzbaren Kammervolumens, da hier Zahnképfe auf
der Austrittseite der SCREW noch in die Zahnliickenrdume der Arbeitskammer
eintauchen, deren Volumen sich auf der Saugseite bereits wieder verringert [60].

Um dies zu kompensieren und die Voraussetzungen fiir die Vergleichbarkeit
der Variationen (Vy, = const. und upp,,,. = const.) zu erfiillen, erfolgt eine Ver-
groRerung des Rotorpaares bei konstantem L/D-Verhéltnis. Durch den groReren
Rotordurchmesser folgt auch eine Vergroferung der Stirnspaltflichen.

Anders als bei der Variation des Léngen-Durchmesserverhéltnisses L/D resul-
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Bild 6.24: Relatives Kammervolumen — als Funktion von Hauptrotor-
Drehwinkel oy und Umschlingungswinkel @5

tiert aus einer Anderung des Umschlingungswinkels ® auch eine unmittelbare
Beeinflussung der Arbeitsspielzeiten.

Wie in Bild 6.24 dargestellt, nimmt mit abnehmendem Umschlingungswinkel
der Gradient der Volumenkurve und damit auch die Geschwindigkeit der Ande-
rung des Kammervolumens zu. Hierdurch wird ein gegebenes Volumenverhéltnis
v; friiher erreicht, die Dauer des Arbeitsspiels sinkt.

Als Folge ist einerseits eine positive Beeinflussung der Energiewandlungsgii-
te durch verringerte Spaltstrémungen, andererseits aber auch eine zunehmende
Drosselung an Ein- und Austrittsflichen und damit eine Abnahme der Ener-
giewandlungsgiite zu erwarten. Besondere Bedeutung kommt dabei den, je nach
Schieberstellung, kleineren einlassseitigen Offnungsfliichen der SCREW zu.

Um diesen Einfluss zu beschreiben, gibt Bild 6.25 das Verhéltnis der kumu-

EEinlassende

a=Finlassbeginn A(Q) zum Kammer-

lierten Einlassoffnungsflichen > Aginiass =
volumen bei Einlassende Viinigssende in Abhéngigkeit vom Umschlingungswinkel
® i bei variierter Schieberstellung wieder.

Durch die Summierung der drehwinkelabhéngig wirksamen Einlassflichen kén-
nen unterschiedlich lange Fiillvorgiinge und variierende Offnungsgrofien zu einer
Kenngroke zusammengefasst werden, die durch Bezug auf das Kammervolumen

bei Ende des Fiillvorgangs direkt vergleichbar wird und eine Beurteilung der
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Bild 6.25: Kumulierte Einlassoffnungsfliche Y Aginass bezogen auf das Kam-
mervolumen bei Einlassende Vijniassende als Funktion des Umschlin-
gungswinkels @5 bei verdnderlicher Schieberstellung

Stromungsverhéltnisse und Drosselung am Eintritt erméglicht.

Besonders bei kleinen Schieberdffnungen ist eine ausgepréigte Abhéngigkeit
vom Umschlingungswinkel feststellbar. Sehr deutlich wird dies bei Umschlin-
gungswinkeln ®yr < 150°. Der steile Verlauf der Volumenkurve (s. Bild 6.24)
ermdglicht nur noch kleine Drehwinkelbereiche fiir den Ladungswechsel, Arbeits-
spieldauer und Einstromflichen bleiben klein. Als Folge der entstehenden hohen
Stromungsgeschwindigkeiten beim Ladungswechsel ist eine ausgeprégte Drosse-
lung zu erwarten.

Bei grofien Schieber6ffnungen resultieren die Differenzen aus den unterschied-
lichen Langen des Arbeitsspiels aufgrund der unterschiedlichen Steigungen der

Volumenkurven in Abhéngigkeit vom Umschlingungswinkel.

6.2.4.1 Expansionsbetrieb

Bild 6.26 stellt den Verlauf der spezifischen Innenarbeit als Funktion von Haupt-
rotor-Umfangsgeschwindigkeit uyz und Umschlingungswinkel ®  fiir die SCREW
im Expansionsbetrieb bei einem Druckverhiltnis von I = 0,45 dar.

Deutlich ist ein Abfall der aufzuwendenden Innenarbeit mit steigendem Um-
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Bild 6.26: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyp und Umschlingungswinkel @5 im Expansionsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis II = 0,45

schlingungswinkel bis zu Werten von ca ®yr = 200° erkennbar. Mit weiter stei-
genden Werten andert sich die spezifische Innenarbeit nur noch schwach, bis
schlieklich bei Umschlingungswinkeln ® 5z > 250° durch den Expansionsprozess,
wie bei der SCREW erwiinscht, negative Werte erreicht werden.

Zuriickzufiihren ist dieses Verhalten auf die bereits in Bild 6.25 dargestellte
Abhingigkeit der Einlassoffnungen vom Umschlingungswinkel. Bei kleinen ®pp
wird im Expansionsbetrieb die Drosselung am Eintritt zum dominierenden, die
Energiewandlungsgiite signifikant beeinflussenden, Mechanismus.

Analog zu Bild 6.26 zeigt auch Bild 6.27 eine deutliche Abhéngigkeit des
geforderten Massenstroms vom Umschlingungswinkel.

Bei kleinen Umschlingungswinkeln bleibt der Massenstrom nahezu unabhén-
gig von der Umfangsgeschwindigkeit, er wird durch die Eintrittséffnungen be-
grenzt. Aufgrund der kleinen Fliche wird wihrend des Ladungswechsels die Schall-
geschwindigkeit erreicht, es kommt zu einer verblockten Stromung.

Mit zunehmendem Umschlingungswinkel entwickelt sich, beginnend bei klei-
nen Umfangsgeschwindigkeiten und damit kleinen Massenstromen, eine zuneh-
mende Abhéngigkeit von der Umfangsgeschwindigkeit. Ab Umschlingungswin-
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Bild 6.27: Geforderter Massenstrom 72 als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyp und Umschlingungswinkel @y im Expansionsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis II = 0,45

Bild 6.28: Virtuelle Strémungsgeschwindigkeit am Eintritt vy, = AZ"‘
Funktion von Umfangsgeschwindigkeit uzz und Umschlingungswin-
kel &y im Expansionsbetrieb der SCREW, Druckverhéltnis IT =

0,45, rot dargestellte Werte liegen iiber der Schallgeschwindigkeit

als
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Bild 6.29: Liefergrad )\ als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit uyp und Um-
schlingungswinkel ®r im Expansionsbetrieb der SCREW, Druck-
verhéltnis IT = 0,45

keln von ca. ®pp > 225° ist keine Begrenzung durch die Einlasséffnungen mehr
erkennbar, eine Abhéngigkeit von der Umfangsgeschwindigkeit besteht im gesam-

ten betrachteten Bereich.

Aufgrund der Entdrosselung des Ladungswechsels und der groferen Zeitquer-

schnitte der Spalte nimmt der geférderte Massenstrom zu.

Die beim Ladungswechsel in Schraubenmaschinen auftretenden Vorgénge sind
komplex und einer analytischen Abbildung nur eingeschrénkt zuginglich, Hinwei-
se liefert [93]. Ein einfachere angendherte Kenngroe ist die in [94] vorgeschlagene
virtuelle Einstromgeschwindigkeit vy, = A\E:/:lz' Erreicht die virtuelle Einstrom-
geschwindigkeit Werte grofer der lokalen Schallgeschwindigkeit a = v/kRT, ist

von einer Begrenzung des Ladungswechsels durch Erreichen der Schallgeschwin-

digkeit, also einer verblockten Stromung, auszugehen.
Bild 6.28 bildet den Verlauf der virtuellen Strémungsgeschwindigkeit beim
SCREW-Expansionsbetrieb in Abhéngigkeit von Umschlingungswinkel und Haupt-

rotor-Umfangsgeschwindigkeit ab. Bereiche virtueller Einstrémgeschwindigkeiten
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Bild 6.30: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit
uyr und Umschlingungswinkel @5 beim Betrieb der SCREW mit
Druckverhéltnis IT = 1

kleiner als die lokale Schallgeschwindigkeit sind durch griine, Bereiche mit Wer-
ten grofer als die lokale Schallgeschwindigkeit durch rote Einfirbung kenntlich

gemacht.

Der Verlauf korrespondiert weitestgehend mit dem in Bild 6.27 gezeigten Mas-
senstrom. Erst bei Umschlingungswinkeln von ca. ®yr > 225° treten keine kriti-
schen Zustinde am Eintritt mehr auf, wihrend bei einem Umschlingungswinkel
dpr = 100° fast iiber den gesamten betrachteten Bereich der Umfangsgeschwin-
digkeit die Schallgeschwindigkeit erreicht wird.

Die beschriebenen Mechanismen lassen sich deutlich auch im Verlauf des Lie-
fergrades in Bild 6.29 ablesen.

Es ist davon auszugehen, daf eine betriebssichere Ausfiihrung einer realen
SCREW mit Umschlingungswinkeln @5z < 200° aufgrund der, dhnlich den Ver-
héltnissen bei Vakuumpumpen, hohen thermischen Belastungen im betrachteten

Betriebsbereich als nur schwer mdglich erscheint.
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Bild 6.31: Geforderter Massenstrom 7 als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyr und Umschlingungswinkel ® 5z beim Betrieb der SCREW
mit Druckverhéltnis IT =1

6.2.4.2 Gleichdruckbetrieb

Bild 6.30 gibt fiir den Betrieb der SCREW bei einem dufieren Druckverhéltnis
IT = 1 den Verlauf der spezifischen Innenarbeit in Abhéngigkeit von Umfangsge-
schwindigkeit uyp und Umschlingungswinkel @y, wieder.

Auch hier ist ein Abfallen der Werte mit steigendem Umschlingungswinkel,

analog dem Verhalten im Expansionsbetrieb, erkennbar.

Ein anderes Bild ergibt sich fiir den in Bild 6.31 abgebildeten geférderten
Massenstrom, der nun eine Umfangsgeschwindigkeitsabhéngigkeit der Werte fiir

den gesamten Bereich zeigt.

Mit steigendem Umschlingungswinkel und damit gréReren Drehwinkelberei-
chen des Arbeitsspiels (s. Bild 6.24) nimmt die Bedeutung der Drosselung am
Eintritt ab, gleichzeitig steigt die Bedeutung der Spaltmassenstréme aufgrund

der grofkeren Zeitquerschnitte, der geforderte Massenstrom steigt an.
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Bild 6.32: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyp und Umschlingungswinkel @, im Verdichtungsbetrieb der

SCREW, Druckverhéltnis IT=1,7
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Bild 6.33: Geforderter Massenstrom 7i als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyp und Umschlingungswinkel @y r im Verdichtungsbetrieb der

SCREW, Druckverhéltnis IT = 1,7
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6.2.4.3 Verdichtungsbetrieb

Die in Bild 6.32 dargestellte spezifische Innenarbeit der SCREW im Verdich-
tungsbetrieb weicht in ihrem Verlauf deutlich von dem Betriebsverhalten in den
zuvor untersuchten Betriebsfillen (s. Bilder 6.26 bzw. 6.30) ab.

Bei kleinen Umfangsgeschwindigkeiten werden minimale spezifische Innenar-
beiten bei kleinen Umschlingungswinkeln (®rr = 100°) erreicht, bei steigender
Umfangsgeschwindigkeit verschiebt sich das Optimum aufgrund dann stirker wer-
dender Wirkung der Ladungswechselverluste leicht zu héheren Umschlingungs-
winkeln (®Pyr = 150°). Insgesamt bieten kleinere Umschlingungswinkel jedoch
energetische Vorteile.

Dieses Verhalten entspricht den bereits aus fritheren Untersuchungen fiir kon-
ventionelle Lader bekannten Ergebnissen [60].

Auffallend ist der im gesamten Umschlingungswinkelbereich deutliche Anstieg
der spezifischen Innenarbeit bei nur kleinen Umfangsgeschwindigkeiten, zuriick-
zufiithren auf die erh6hte Wirkung von Spaltmassenstromen bei den dann ldngeren
Arbeitsspielzeiten, wihrend aufgrund der geringen Massenstréme Ladungswech-
selverluste an Bedeutung verlieren.

Der leichte Abfall der spezifischen Innenarbeit bei Hauptrotor- Umschlin-
gungswinkeln @y > 250° ergibt sich aus abnehmenden Ladungswechselverlusten
durch hier grofere Ein- bzw. Auslasséffnungen und lingere Arbeitsspielzeiten als
Folge der leichten Vergréferung der Rotoren um die definierten Vergleichbarkeits-
kriterien (Vth = const. und uyg,,,, = const.) erfiillen zu kénnen.

Der in Bild 6.33 abgebildete geférderte Massenstrom 14t eine nur geringe
Abhéngigkeit vom Umschlingungswinkel @y erkennen, lediglich bei sehr klei-
nen Umschlingungswinkeln und hohen Umfangsgeschwindigkeiten macht sich wie
schon bei der spezifischen Innenarbeit ein zunehmender Einfluss der Drosselung

beim Ladungswechsel in Form sinkender geférderter Massenstréme bemerkbar.
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Bild 6.34: Relatives Kammervolumen als Funktion des Hauptrotor-Drehwinkels
app fir variierte Zahnezahlen zpp + 2zyg, Umschlingungswinkel
Dyp =270°

6.2.5 Variation der Rotorzihnezahlen

Die Variation der Haupt- und Nebenrotorzihnezahlen umfasst die in Tabelle
6.2 aufgefiihrten, fiir den Einsatz in Schraubenladern sinnvollen Kombinationen.
Im Rahmen dieser Untersuchung werden lediglich die Zdhnezahlen variiert, die
grundlegende Profilform bleibt dabei bis auf die notwendigen Anpassungen un-
verdndert.

Mit zunehmenden Zahnezahlen, insbesondere des Hauptrotors, kommt es zu
einer Abnahme des maximalen Kammervolumens [60]. Obwohl gleichzeitig mehr
Kammern fiir die Energiewandlung zur Verfiigung stehen, miissen zur Erfiillung
der Randbedingungen Vin = const. und U Ry = const. die Rotordurchmesser
vergrokert werden, was wiederum zu einer verringerten Volumenausnutzung fiihrt.

Wie in Bild 6.34 wiedergegeben, ergibt sich mit steigenden Ziahnezahlen
von Haupt- und Nebenrotor unmittelbar auch ein steilerer Verlauf der Volumen-
kurve, also eine Verkiirzung des Arbeitsspiels der einzelnen Kammer. Als Folge
davon sinkt der Zeitquerschnitt der Spalte, andererseits verkiirzen sich jedoch
auch die fiir Ladungswechselvorgéinge verfiigbaren Zeitrdume, die auftretenden
Stromungsgeschwindigkeiten steigen und die Drosselung nimmt zu.

Zur Darstellung dieser Einflussgrofie verdeutlicht Bild 6.35 wiederum das
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Bild 6.35: Kumulierte Einlass6ffnungsfliche > Apiniqss bezogen auf das Kam-
mervolumen bei Einlassende VEiniassende als Funktion der Zahnezahl-
kombinationen zyg + zyg bei variierter Schieberéffnung

Verhéltnis von kumulierter Einlass6ffnungsfliche > Aginiass bezogen auf das Kam-
mervolumen bei Einlassende Viinassende fiir die verschiedenen Zihnezahlkombi-
nationen in Abhéngigkeit der Schieberdffnung.

Eine Anderung der Hauptrotorzihnezahl hat bei grofen Schiebersffnungen
einen cher geringen Einfluss auf dieses Verhiltnis, da die Anderung von Kam-
mervolumen und Einlassflichen sich weitgehend kompensieren, beeinflusst den
Ladungswechsel am Einlass der SCREW also nur in geringem Umfang.

Mit steigender Nebenrotorzihnezahl ergeben sich dagegen giinstigere Verhélt-
nisse, da das zu fiillende Kammervolumen weitgehend unveréndert bleibt, wih-
rend die Drehzahl des Nebenrotors sinkt, wodurch langere Zeit fiir den Fiillvor-
gang verfiigbar sind.

Eine deutlich andere Tendenz wird bei kleinen Schieberéffnungen, also im
Expansionsbetrieb der SCREW, erkennbar.

In diesem Fall entwickelt sich die Hauptrotorzihnezahl aufgrund ihres signifi-
kanten Einflusses auf das Kammervolumen zum dominierenden Faktor, eine An-
derung der Zdhnezahl des Nebenrotors hat dagegen geringere Auswirkungen.

Eine Anderung der Rotor-Zihnezahlen bewirkt eine Anderung auch aller Spal-
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Bild 6.36: Geforderter Massenstrom 7i; und spezifische Innenarbeit w; als Funk-
tion der Umfangsgeschwindigkeit uyr der SCREW im Verdichtungs-
betrieb mit und ohne saugseitiger Kopfrundungséffnung, Druckver-
héltnis [I=1,7
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te in der Maschine. Eine Spaltart, deren Wirkung auf das Betriebsverhalten der
SCREW im Rahmen der bisherigen Betrachtungen aufgrund der bisher konstant
gehaltenen Zdhnezahlen noch nicht betrachtet wurde sind die saug- und drucksei-
tigen Kopfrundungs6ffnungen. Thre Fliche wird durch die Verschneidungskante
des Gehduses und die Konturen der Flanken des Haupt- und Nebenrotors aufge-
spannt (s. Kap. 3.2).

Wiéhrend die bei Schraubenkompressoren wichtige druckseitige Kopfrundungs-
6ffnung durch Optimierungen der Profilform bei modernen Rotorprofilen mini-
miert wurde, ist der saugseitigen Kopfrundungséffnung bisher wenig Beachtung
zugekommen, da bei iiblichen Betriebsweisen kein wesentlicher Einfluss auf die
Energiewandlungsgiite beobachtet wurde. Die saugseitigen Kopfrundungs6ffnun-
gen ausgefiihrter Rotorprofile weisen {iblicherweise eine deutlich grofere Fliache
als die druckseitigen Kopfrundungséffnungen auf. Hierbei sind Gréfienverhéltnisse
zwischen druck- und saugseitiger Kopfrundungséffnung von 1:10 keine Seltenheit.

Um den Einfluss dieser Offnung® auf das Betriebsverhalten der SCREW zu
untersuchen, erfolgten Simulationsrechnungen fiir den Expansions- und Verdich-
tungsbetrieb mit und ohne Beriicksichtigung der saugseitigen Kopfrundungsoff-
nung. Zu diesem Zweck wurden die entsprechenden Ergebnisdateien der Profilbe-
rechnungsprogramme des Simulationssystems so modifiziert, dass der saugseitigen
Kopfrundungsoffnung stets eine Fliche von 0 zugewiesen wurde.

Bild 6.36 stellt den geforderten Massenstrom und die spezifische Innenarbeit
der SCREW im Verdichtungsbetrieb mit und ohne Beriicksichtigung der saug-
seitigen Kopfrundungséffnung vergleichend gegeniiber. Wie zu erwarten, ergeben
sich keine erkennbar wesentlichen Differenzen.

Betrachtet man dagegen die entsprechenden Verldufe fiir den Expansionsbe-
trieb der SCREW in Bild 6.37, so zeigen sich deutliche Unterschiede.

Als Folge der verringerten Leckmassenstrome durch die fehlende Kopfrun-
dungsoffnung sinkt der geforderte Massenstrom. Die groften Unterschiede tre-
ten bei geringen Umfangsgeschwindigkeiten, also langen Arbeitsspielzeiten, auf.
Mit zunehmender Umfangsgeschwindigkeit verkiirzen sich die Zeitquerschnitte
der Spalte, die Spaltmassenstrome sinken und die Kurven néhern sich einander
an.

Aufgrund der verringerten Spaltmassenstrome steigt auch die Energiewand-

“Die Kopfrundungssffnung ist kein betriebsnotwendiger Spalt im eigentlichen Sinne
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Bild 6.37: Geforderter Massenstrom 7y und spezifische Innenarbeit w; als Funk-
tion der Umfangsgeschwindigkeit uyp der SCREW im Expansions-
betrieb mit und ohne saugseitiger Kopfrundungs6ffnung, Druckver-
héltnis IT = 0, 45
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Bild 6.38: Bezogene Fliche der saugseitigen Kopfrundungs6ffnung bei variierten
Zéhnezahlen z, Bezugswert zgr = 3 und zyr =6

lungsgiite der SCREW, die spezifische Innenarbeit sinkt. Hierdurch erh6ht sich
der Bereich, in dem die SCREW grundsitzlich in der Lage wire, nutzbare Wel-
lenarbeit abzugeben.

Fiir die Energiewandlungsgiite der SCREW ist die saugseitige Kopfrundungs-
6ffnung folglich ein zu beriicksichtigender Faktor.

Bild 6.38 zeigt die bezogene Fliche der saugseitigen Kopfrundungsoffnung fiir
die untersuchten Zihnezahlkombinationen. Bezugswert ist die Fliche der saug-
seitigen Kopfrundungséffnung der Rotorkombination mit 3 Hauptrotor- und 6
Nebenrotorzéhnen.

Mit steigender Hauptrotor-Zahnezahl zpp ist eine merkliche Abnahme der
Fliche der Kopfrundungsoffnung verbunden, grofere Nebenrotor-Zdhnezahlen
znr bewirken dagegen eine leichte Vergroferung.

Die Differenzen zwischen den Varianten bleiben jedoch relativ gering, der
fiir den wirkungsgradoptimalen Expansionsbetrieb der SCREW wiinschenswer-
te moglichst vollstindige Wegtfall der saugseitigen Kopfrundungs6ffnung wird bei
dem verwendeten asymmetrischen Profil verstandlicherweise von keiner Kombi-
nation auch nur anndhernd erreicht.

Es ist daher davon auszugehen, dass fiir eine optimierte SCREW grundsétzlich

neuentwickelte Profile erforderlich sein werden.
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Bild 6.39: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit
upr und Zéhnezahlen zy i + 2y r im Expansionsbetrieb der SCREW,
Druckverhéltnis IT = 0,45

Die Anderungen der anderen Spaltarten bei Variation der Zéhnezahlen lassen
sich in jhrer Wirkung auf das Betriebsverhalten der SCREW schwerlich isolieren,
so dass im Rahmen der Untersuchungen eine integrale Betrachtung erfolgt.

6.2.5.1 Expansionsbetrieb

Bild 6.39 gibt den Verlauf der spezifischen Innenarbeit fiir die betrachteten
Zéhnezahlkombinationen als Funktion der Umfangsgeschwindigkeit beim Expan-
sionsbetrieb der SCREW wieder.

Es ist deutlich erkennbar, dass die Kombinationen mit vier Hauptrotorzihnen
im gesamten untersuchten Bereich eine geringere spezifische Innenarbeit, also
eine hohere Energiewandlungsgiite, aufweisen als die Kombinationen mit drei
Hauptrotorzihnen. Der Einfluss der Nebenrotorzihnezahl bleibt geringer und ist
lediglich bei den Varianten mit drei HR-Z&hnen noch klar wahrnehmbar.

Untersucht man den in Bild 6.40 wiedergegebenen zugehorigen Verlauf des
geforderten Massenstroms der SCREW, so ist dort ein deutlicherer Einfluss der
Nebenrotorziahnezahl festzustellen. Sowohl mit steigender Haupt- als auch Ne-

benrotorzahl steigt der geférderte Massenstrom an.
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Bild 6.40: Geforderter Massenstrom 1y als Funktion von Umfangsgeschwin-
digkeit uyp und Zidhnezahlen zypr + zypim Expansionsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis II = 0,45

Wie in Bild 6.35 sichtbar, ergibt sich bei den kleinen Schiebertffnungen im
SCREW-Expansionsbetrieb fiir die Kombinationen mit drei Hauptrotorziahnen
ein merklich ungiinstigeres Verhéltnis zwischen der fiir den Ladungswechsel nutz-
baren Einlassfliche und dem Kammmervolumen bei Erreichen der saugseitigen
Steuerkanten als bei den Varianten mit vier Zéhnen. Als Folge der damit steigen-
den Stromungsgeschwindigkeit wihrend des Fiillvorganges entsteht eine verstérk-
te Drosselung am Eintritt der SCREW, durch den erschwerten Ladungswechsel
sinken die Energiewandlungsgiite und der geforderte Massenstrom.

Die austrittsseitige Drosselung hat im Expansionsbetrieb aufgrund der ge-
ringen geférderten Massenstrome und der im Vergleich zu den Einlassoffnungen
groen Austrittsflichen eine eher geringe Bedeutung.

Zusitzlich weisen die Profilvariationen mit drei Hauptrotorzéhnen eine grofe-
re saugseitige Kopfrundungséffnung als die Varianten mit vier Zihnen auf (Bild
6.38).

Besonders im Expansionsbetrieb hat diese jedoch eine wesentliche Bedeutung
fiir die Spaltmassenstrome und damit die Energiewandlungsgiite der SCREW
(s. Kap. 6.2.2). Als Folge der gréferen Spaltmassenstréme durch die Kopfrun-
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Bild 6.41: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindigkeit
uyr und Zihnezahlen zyp + zyr beim Betrieb der SCREW mit
Druckverhéltnis IT = 1

dungsoffnung steigt der geférderte Massenstrom bei den Kombinationen mit drei

Zéhnen im Expansionsbetrieb an, wihrend die Energiewandlungsgiite sinkt.

6.2.5.2 Gleichdruckbetrieb

Die im Expansionsbetrieb festgestellte Abhéangigkeit der spezifischen Innenarbeit
von den Rotor-Zéhnezahlen ist im in Bild 6.41 wiedergegebenen Diagramm fiir
den Betrieb bei einem Druckverhiltnis von IT = 1 nur bei kleinen Umfangsge-
schwindigkeiten erkennbar.

Mit steigender Umfangsgeschwindigkeit verschwinden diese Differenzen weit-
gehend. Bei hohen Umfangsgeschwindigkeiten (upr > 100 ms™') ist eine gegen-
iiber den anderen Varianten erhéhte spezifische Innenarbeit der Kombinationen
mit drei Hauptrotorzihnen erkennbar.

Auch der in Bild 6.42 dargestellte Verlauf des geférderten Massenstroms lafst
keine ausgeprigten Abhéngigkeiten von den Zdhnezahlen erkennen, lediglich bei
hohen Umfangsgeschwindigkeiten uyr > 100 ms™! treten geringere geférderte
Massenstrome fiir die Kombinationen mit drei Hauptrotorzédhnen auf.

Urséchlich fiir dieses Verhalten ist die bei den im Vergleich zum Expansions-
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Bild 6.42: Geférderter Massenstrom iy als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyr und Zihnezahlen zy i + 2y g beim Betrieb der SCREW mit
Druckverhaltnis IT = 1

betrieb hoheren Massenstromen im Gleichdruckbetrieb deutlich wirkungsgradbe-
einflussende Ein- und Austrittsdrosselung der SCREW.

6.2.5.3 Verdichtungsbetrieb

Bild 6.43 verdeutlicht die Abhéngigkeit der spezifischen Innenarbeit w; von Zah-
nezahlkombination und Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit beim Verdichtungs-
betrieb der SCREW.

Im gesamten betrachteten Bereich der Umfangsgeschwindigkeit ist ein Anstieg
der spezifischen Innenarbeit mit steigender Hauptrotor- und fallender Nebenrotor-
Zéhnezahl erkennbar.

Ein entsprechendes, allerdings weniger stark ausgeprégtes, Bild ergibt sich
auch beim in Bild 6.44 abgebildeten geférderten Massenstrom. Wie zu erwarten,
wird bei den energetisch vorteilhafteren Zéhnezahlkombinationen auch der jeweils
grofte Massenstrom gefordert. Das erkennbare Verhalten, insbesondere bei ho-
hen Umfangsgeschwindigkeiten, korrespondiert mit dem Verlauf der wirksamen
Einlassflichen in Bild 6.35, die Drosselung am Eintritt wird zum wesentlichen

Einflussfaktor fiir das Betriebsverhalten.
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Bild 6.43: Spezifische Innenarbeit w; als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyr und Zahnezahlen zyp + zyg im Verdichtungsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis II = 1,7
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Bild 6.44: Geforderter Massenstrom 1y als Funktion von Umfangsgeschwindig-
keit uyp und Zidhnezahlen zypr + zygr im Verdichtungsbetrieb der
SCREW, Druckverhéltnis II = 1,7
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Ein weiterer Aspekt aufgrund der hohen Massenstréome im SCREW-Verdicht-
ungsbetrieb ist die Drosselung am Austritt. Auch hier bewirken steigende Haupt-
und Nebenrotorzahlen eine Zunahme der Auslassflichen. Dadurch sinkt einerseits
die stromungsgeschwindigeitsabhéngige Drosselung, andererseits kommt es zu ei-
ner geringeren Druckiiberh6hung beim Ladungswechsel, die Spaltmassenstrome
sinken [60].
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6.2.6 Variation der Steuerkantenlage

Wie bereits in Bild 6.3 abgebildet, enthilt das Arbeitsspiel der SCREW eine
Expansionsphase variabler, durch die Stellung der Einlassschieber bestimmter,
Lénge und eine anschliessende Verdichtungsphase, deren Linge und Volumenver-
héltnis durch die Lage der druckseitigen Steuerkanten bestimmt ist.

Zur Steigerung der Energiewandlungsgiite im Expansionsbetrieb wére ein
Wegfall der in diesem Betriebsfall unnétigen Verdichtungsphase sinnvoll. Als kon-
struktive Losung bietet sich hierfiir eine variable Verstellung auch der drucksei-
tigen Steuerkanten oder, als einfachere Ausfiihrung, ein Vorauslass an, wie er
bereits in [86, 87| beschrieben ist.

Bei diesem Konzept kann durch ein geeignet angeordnetes Ventil bei Erreichen
des maximalen Kammervolumens eine direkte Verbindung zur Austrittsseite der
SCREW hergestellt werden, wodurch die Kammermasse direkt aus dem Arbeits-

raum stromen kann, ohne durch das abnehmende Kammervolumen verdichtet zu

werden.
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Bild 6.45: Spezifische Innenarbeit der SCREW mit und ohne simulierten Vor-
auslass im Expansionsbetrieb, Druckverhiltnis IT = 0,45, L/D =
1,6, yr =270°, 2 =3+6
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Hierdurch entfillt einerseits die Verdichtungsphase, andererseits verkiirzt sich
das Arbeitsspiel. Durch die resultierenden sinkenden Zeitquerschnitte der Spalte
verringern sich die Spaltmassenstrome.

Um eine Abschitzung der Sinnhaftigkeit dieses zusétzlichen konstruktiven
Aufwandes zu ermoglichen, erfolgte eine iiberschldgige Untersuchung durch Si-
mulationsrechnungen. Zu diesem Zweck wurde die Lage der druckseitigen Steuer-
kante so gedindert, daf diese bereits bei maximalem Kammervolumen, also dem
Ende der Expansionsphase, erreicht ist, was die Wirkung eines Vorauslasses an-
nihernd abbildet.

Bild 6.45 stellt die spezifische Innenarbeit mit und ohne Vorauslass im Ex-
pansionsbetrieb der SCREW dar.

Wie bereits aufgrund theoretischer Uberlegungen zu erwarten, zeigen sich
deutliche energetische Vorteile. Mit Vorauslass kann {iber den gesamten betrach-
teten Bereich der Umfangsgeschwindigkeiten eine negative spezifische Innenarbeit
realisiert werden, wobei das erreichte Niveau deutlich niedriger als beim Betrieb
ohne Vorauslass liegt.

Ist bei der Realisierung einer SCREW ein hiufiger Expansionsbetrieb zu er-
warten, sollte also eine Moglichkeit zur Umgehung der Verdichtungsphase unter
Inkaufnahme eines erh6hten konstruktiven Aufwandes vorgesehen werden.
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6.2.7 Vorgeschlagene Optimalgeometrie der SCREW

Zunichst soll das angestrebte Optimierungsziel geklart werden.

Dies kann nicht durch eine ausschliessliche Betrachtung aus der Sicht der
SCREW erfolgen, sondern erfordert eine Analyse des Gesamtsystems aus Ver-
brennungsmotor, SCREW und dem anzutreibenden Fahrzeug mit seinen spezifi-
schen Betriebsbedingungen.

Grundsétzlich lassen sich drei Optimierungsrichtungen erkennen:

1. Maximierung der Variationsbreite des geférderten Massenstroms

2. Maximierung der Energiewandlungsgiite im Expansionsbetrieb der SCREW
3. Maximierung der Energiewandlungsgiite im Verdichterbetrieb der SCREW

Im Regelfall wird eine Optimierung in nur einer Richtung nicht zielfiihrend
sein, die Auslegung einer realen SCREW wird immer einen Kompromif darstel-
len. Neben den Optimalgeometrien fiir die Optimierung jeweils eines Faktors wird
in Kapitel 6.2.7.4 daher noch ein Vorschlag fiir eine moglichst breitbandige Kom-
bination der erwiinschten Eigenschaften genannt.

6.2.7.1 Maximierung der Variationsbreite des geférderten Massen-

stroms

Ein wesentliches Ziel des SCREW-Konzeptes ist ein moglichst weitgehender Ver-
zicht auf die Benutzung dissipativer Massenstromregelelemente wie z.B. einer
Drosselklappe in einem SREW-Verbrennungsmotor-System. Um dieses Ziel zu
erreichen, muf die SCREW eine moglichst grofse Variationsbreite des iiber die
Steuerung wihlbaren geférderten Massenstroms bieten konnen.

Hierfiir ist einerseits der grofte geforderte Massenstrom im Verdichtungsbe-
trieb zu maximieren, andererseits aber vor allem ein mdoglichst kleiner minimaler
Massenstrom im Expansionsbetrieb anzustreben.

Eine Optimierung in dieser Richtung wird unabhingig von anderen Neben-
zielen bei allen Anwendungen des SCREW-Konzeptes anzustreben sein.

Fiir die Realisierung ist eine Kombination von Geometrieparametern erforder-
lich die einerseits geringe Spaltmassenstréme, vor allem im Expansionsbetrieb,
andererseits aber auch geringe Dissipation an Ein- und Auslassoffnungen im Ver-

dichterbetrieb miteinander vereint.
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| Parameter Wert Einheit ‘
L/D 2 [
Umschlingungswinkel @z | 200 [°]
Zahnezahlen zyg + znp 3+6 [-]

Tabelle 6.3: Vorgeschlagene Geometrieparameterkombination fiir maximierte
Massenstrom-Variationsbreite

Eine unter den gegebenen Randbedingungen sinnvolle Geometrie nennt Ta-
belle 6.3.

Das grofie Lingen-/Durchmesserverhéltnis L/D resultiert aus der grofen Be-
deutung des saugseitigen Stirnspaltes fiir die Dichtigkeit und damit die Energie-
wandlungsgiite der SCREW. Wenn es durch geeignete konstruktive Massnahmen
gelingt, diesen Spalt deutlich zu verringern, verschiebt sich der anzustrebende
Optimalwert in Richtung kleinerer L/D.

Eine Verkleinerung des Umschlingungswinkels unter den angegebenen Wert
wiirde theoretisch eine weitere Absenkung des minimalen geforderten Massen-
stroms ermoglichen. Urséchlich dafiir wire jedoch hauptsichlich die stark zu-
nehmende Drosselung an den Eintritts6ffnungen. Aufgrund der negativen Kon-
sequenzen fiir die Energiewandlungsgiite ist dieses Vorgehen nicht zielfiihrend.
Zusétzlich darf aufgrund der hohen thermischen Belastung bezweifelt werden,
daf eine betriebssichere Realisierung einer SCREW mit noch weiter abgesenkten

geforderten Massenstromen moglich ist.

6.2.7.2 Maximierung der Energiewandlungsgiite im Expansionsbetrieb
der SCREW

Eine Optimierung dieses Aspektes ist besonders beim Einsatz der SCREW in An-
triebssystemen mit hohen Teillastbetriebsanteilen, also in Verbindung mit grofter-
volumigen, leistungsstarken Motoren, zu erwarten. Bei diesen Antriebskonzepten
ist eine Aufladung nur zur Abdeckung kurzzeitiger transienter Leistungsspitzen
erforderlich, in iiblichen Fahrzyklen wird die SCREW fast ausschliesslich im Ex-
pansionsbetrieb genutzt.

Um die Energiewandlungsgiite der SCREW im Teillastbetrieb zu maximieren,
ist eine Minimierung der spezifischen Arbeit anzustreben. In einem méglichst

breiten Arbeitsbereich sind negative Werte der Arbeit zu erreichen, damit die
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‘ Parameter Wert Einheit ‘
L/D 1 [
Umschlingungswinkel @5 | 300 [°]
Zahnezahlen zyg + zyg 4+6 [

Tabelle 6.4: Vorgeschlagene Geometrieparameterkombination fiir maximierte
Energiewandlungsgiite im Expansionsbetrieb

SCREW nutzbare Wellenarbeit abgeben kann.
Eine fiir diese Zielsetzung sinnvolle Kombination der geometrischen Kenngro-
£en der SCREW nennt Tabelle 6.4.

6.2.7.3 Maximierung der Energiewandlungsgiite im Verdichterbetrieb
der SCREW

In letzter Zeit werden zur Verbrauchs- und Emissionsminimierung hiufig soge-
nannte 'Downsizing-Konzepte’, also die Kombination eines kleinen Verbrennungs-
motors mit einem leistungsfihigen Aufladegerit, diskutiert [66], [92]. Bei diesen
Antriebskonzepten treten hohe Anteile des Aufladebetriebs, also Betrieb des Ver-
brennungsmotors mit Eintrittsdriicken grofer dem Umgebungsdruck, auf.

Um dabei einen effizienten Betrieb des Antriebssystems zu erméglichen, ist
eine Optimierung der SCREW fiir eine mdglichst hohe Energiewandlungsgiite im
Verdichtungsbetrieb bei Férderung hoherer Massenstrome erforderlich.

‘ Parameter Wert  Einheit ‘
L/D 12 [
Umschlingungswinkel @y | 150 1°]
Zshnezahlen zpp + 2yr 3+6 [-]

Tabelle 6.5: Vorgeschlagene Geometrieparameterkombination fiir maximierte
Energiewandlungsgiite im Verdichtungsbetrieb

Um dieses Ziel zu erreichen, ist die in Tabelle 6.5 aufgefiihrte Rotorgeometrie
sinnvoll.

Diese entspricht weitgehend der in [60] vorgestellten Optimalgeometrie fiir
konventionelle Schraubenlader.

Lediglich bei der Auswahl der Haupt- und Nebenrotorzihnezahlen ergeben
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sich beim SCREW-Prinzip als Folge verstdrkter Drosselung aufgrund der abwei-
chenden Gestaltung der Eintrittsoffnungen Verschiebungen.

Auch bei dieser Auslegung sollte die Frage der Betriebssicherheit bei erh6hter
thermischer Belastung durch starke Absenkung des geférderten Massenstroms
kritisch hinterfragt werden, notigenfalls ist eine Erh6hung des Umschlingungs-

winkels anzuraten.

6.2.7.4 Optimalgeometrie

Wie bereits dargestellt, wird iiblicherweise die konsequente Optimierung eines

Einzelaspektes nicht akzeptabel sein.

| Parameter Wert  Einheit ‘
L/D 14 [
Umschlingungswinkel ¢ | 200 [°]
Zihnezahlen zyp + 2nvp 446 [-]

Tabelle 6.6: Vorgeschlagene universelle Optimalgeometrie

Die in Tabelle 6.6 vorgeschlagene Kombination von Geometrieparametern
stellt einen Kompromif dar, der akzeptable Leistungen im Teil- und Vollastbe-
trieb mit guter Massenstromsteuerbarkeit kombiniert.

Bei dem gewihlten Langen- /Durchmesserverhéltnis L/D = 1, 4 werden akzep-
table Energiewandlungsgiiten bei geringen Massenstromen im Expansionsbetrieb
und gleichzeitig bei hohen Massenstromen im Verdichtungsbetrieb realisiert. Die
vergleichsweise geringe Energiewandlungsgiite bei kleinen Umfangsgeschwindig-
keiten und hohen Druckverhéltnissen erscheint akzeptabel, da diese Lastpunkte
im Fahrzeugbetrieb lediglich kurzzeitig bei Beschleunigungsvorgéngen auftreten.

Einen dhnlichen Kompromif stellt der gewéhlte Wert fiir den zu realisierenden
Umschlingungswinkel ® 5 = 200° dar. Auch an dieser Stelle werden Schwichen
in hauptséchlich transient auftretenden Lastzustdnden zugunsten giinstiger Re-
sultate in oft genutzten Betriebsbereichen akzeptiert.

Ein vergleichbares Vorgehen scheint bei der Festlegung der anzuwendenden
Zahnezahlen schwer realisierbar zu sein. Die vorgeschlagene Kombination von 4
Hauptrotor- mit 6 Nebenrotorzéhnen bietet Vorteile hauptséchlich hinsichtlich
der Energiewandlungsgiite im Expansionsbetrieb, ohne kritische Nachteile in an-

deren Betriebsbereichen aufzuweisen.
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Die vorgeschlagene Optimalgeometrie kann nur eine Ausgangsbasis fiir eine
Realisierung darstellen, die nach einer Analyse des gesamten geplanten Antriebs-
systems ggf. deutlich anzupassen ist.

Ebenso darf nicht vergessen werden, dafs diese Geometrie auf der Basis von
Profilformen und Randparametern wie z.B. Spalth6henverteilungen, die fiir den
Einsatz in Kompressoren entstanden, erarbeitet wurde.

Fiir die erfolgreiche Realisierung einer SCREW sind jedoch deutlich weiterge-
hende Optimierungen und Abweichungen von bisher iiblichen Wegen erforderlich:

e Entwicklung von Profilformen mit deutlich verkleinerten saugseitigen Kopf-

rundungs6ffnungen.

e Minimierung von im Expansionsbetrieb relevanten Spalten, insbesondere

des saugseitigen Stirnspalts.

o Realisierung einer einfachen Steuerungsmoglichkeit, die den Wegfall der
Verdichtungsphase des Arbeitsspiels im Expansionsbetrieb ermoglicht, z.B.

eines Vorauslasses.

Solange diese Aspekte nicht bearbeitet sind, scheinen eine abschliefende Be-
urteilung des Entwicklungspotentials der SCREW sowie eine fundierte Aussage
iiber die mit einer optimierten SCREW erzielbaren Leistungsdaten eher schwer

moglich.




Kapitel 7

Realisierung und Erprobung

7.1 Konstruktive Umsetzung des Konzeptes

Fiir die Realisierung eines SCREW-Lader-Prototypen wurde von Anfang an von
einer vollstandigen Neukonstruktion Abstand genommen, da der Aufwand hierfiir
zu hoch ist und die Gewéhrleistung hinreichender Betriebssicherheit zweifelhaft
erscheint. Stattdessen wurde der Weg einer Modifikation eines kommerziell gefer-
tigten konventionellen Schraubenladers gewéhlt.

Fiir die Realisierung einer SCREW war es nur bedingt mdoglich, auf Erfah-
rungen aus dem Bereich der Schraubenkompressoren und -motoren aufzubauen.
Viele Ansdtze mussten erst durch Simulationsrechnungen auf ihre Tauglichkeit
fiir diesen speziellen Anwendungsfall iiberpriift werden.

Ziel war dabei die Realisierung mdglichst hoher Wirkungsgrade im am héu-
figsten genutzten Teillastbereich. Der dafiir eventuell zu zahlende Preis in Form
verminderter Wirkungsgrade bei Vollast scheint akzeptabel, da solche Betriebszu-
stdnde im praktischen Fahrzeugbetrieb nur selten und wenn, dann nur kurzzeitig,
auftreten.

Bild 7.1 verdeutlicht fiir den in der Automobilindustrie oft als vereinheit-
lichte Abbildung eines typischen Fahrtverlaufes benutzten MVEG-Zyklus! den
Verlauf der Fahrgeschwindigkeit und den Antriebsleistungsbedarf eines typischen
Mittelklasse-PKW. Deutlich ist zu erkennen, dass das Antriebssystem weitgehend

bei niedrigen Lasten betrieben wird.

IMVEG = Motor Vehicle Emission Group
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Bild 7.1: Fahrgeschwindigkeit v und Antriebsleistungsbedarf P eines typischen
Mittelklasse-PKW als Funktion der Zeit t im MVEG-Zyklus

7.1.1 Auswahl des Basisladers

Nach einer Einschitzung der verfiigbaren Maschinen beziiglich ihrer Tauglich-
keit fiir das beschriebene Vorhaben fiel die Wahl auf den schwedischen Opcon-
Autorotor Schraubenlader. Griinde fiir diese Wahl waren zum einen der einfache,
modulare Aufbau, der eine einfache Modifikation einzelner Baugruppen ermog-
licht, zum anderen auch die Bereitschaft des Herstellers, das Vorhaben durch
Bereitstellen eines Laders und vor allem von Zeichnungen und tiefergehenden
Detailinformationen zu unterstiitzen.

In der Abbildung des Laders in Bild 7.2 [16] ist zu erkennen, daf er, abgese-
hen von den beiden Rotoren, im wesentlichen aus den Baugruppen

o Getriebegehduse mit druckseitiger Lagerung
o Rotorgehduse
e Einstromgehduse mit saugseitiger Lagerung

besteht. Einzelne Baugruppen koénnen unproblematisch modifiziert oder durch

Neukonstruktionen ersetzt werden, wihrend fiir den Rest des Laders, zum Beispiel
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Bild 7.2: Gesamtzeichnung des als Basismaschine verwendeten Opcon-
Autorotor OA2076 Schraubenladers [16]

Lagerung und Gleichlaufgetriebe, weiter auf bewéhrte Losungen zuriickgegriffen

wird.

Fiir die Rotoren wurde vom Hersteller ein asymmetrisches SRM-Profil mit
drei Zéhnen auf der Hauptrotorseite und sechs Nebenrotorzihnen gewihlt. Die-
ses eher uniibliche Zahnezahlverhéltnis ergibt sich aus dem Wunsch nach einem
relativ hohen Drehzahlverhéltnis zwischen den Rotoren zur Gewihrleistung eines

einfachen, kompakten Aufbaus.

Um Simulationsrechnungen mit diesem Lader durchfiihren zu kénnen, mufite
zunéchst ein Modell fiir das Simulationssystem generiert werden, wobei vielfach
auf Unterlagen des Herstellers zuriickgegriffen werden konnte. Nach der Darstel-
lung des Rotorprofils im Format des Simulationssystems erfolgte die Abbildung
von Ein- und Ausstromflichen und des Gehduses. Der Verlauf der Reibleistung

als Funktion der Drehzahl konnte aus Herstellerunterlagen iibernommen werden.
Nach Abschluf der Modellierung erfolgte eine Uberpriifung der Abbildungsgii-

te durch Kennfeldrechnungen fiir den ungesteuerten Basislader und Vergleich der

Ergebnisse mit vorliegenden Mefwerten des Herstellers. Hierbei wurde eine gute
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Ubereinstimmung festgestellt, was einerseits auf den Reifegrad des Simulationsy-
stems, andererseits auf die Qualitdt der Randbedingungen, die der Modellierung

zugrundeliegen, zuriickzufiihren sein diirfte.

7.1.2 Konstruktion der Schieber

Bei dem als Basismaschine fiir die Realisierung der SCREW verwendeten Opcon-
Autorotor Schraubenlader sind die Einlass6ffnungen axial auf den saugseitigen
Stirnflichen der Rotoren angeordnet. Zur Implementierung der Schiebersteuerung
der SCREW bot sich daher eine Ausfithrung als saugseitige Drehschieber an.
Zur Realisierung wurde das gesamte Einstromgehduse der Serienmaschine
durch ein bauraumgleiches Bauteil mit den eingearbeiteten Fiithrungen fiir die
Drehschieber, den Einstromdéffnungen und den Lagerzapfen fiir die saugseitige
Rotorlagerung ersetzt. Das neue Gehéduse wurde als CNC-Fristeil aus Aluminium
gefertigt. Die haupt- und nebenrotorseitigen Drehschieber bestehen aus Teflon,

so dass die Reibkréfte der Schieber in den Fiihrungen klein bleiben.

Bild 7.3: Vorgefertigtes Schiebergehduse mit Drehschiebern

Um eine Untersuchung unterschiedlicher Formen und Lagen der Einstromoff-
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Bild 7.4: Einlassfliche A.;, der SCREW iiber dem Hauptrotordrehwinkel ayp
der SCREW in Abhéngigkeit von der Stellposition der Schieber

nungen und Schieber zu ermdglichen, wurden diese Bauteile als Rohlinge vorge-

fertigt und anschliefend die gewiinschten Konturen eingebracht.

Bild 7.3 zeigt das vorgefertigte Schiebergehduse mit unbearbeiteten Dreh-
schiebern.

Fiir die Untersuchungen wurde nach Vorversuchen eine Einstroméffnung ver-
wendet, die der bei der Serienmaschine verwendeten Kontur entspricht. Sie kann
durch anndhernd zahnkopfkonform geformte Schieber teilweise verschlossen wer-
den.

Bild 7.4 stellt die mit dieser Losung realisierbaren Einlassquerschnittsverliu-
fe iiber dem Hauptrotordrehwinkel in Abhéngigkeit von der Schieberstellung dar.
Deutlich ist die groke Variationsbreite sowohl der maximalen Offnungsfliiche als
auch, wie fiir das SCREW-Prinzip erforderlich, der Lage des Kammerabschlusses

erkennbar.
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7.2 Erprobung

Trotz des hohen Entwicklungsstandes moderner Simulationstechniken bleiben ex-
perimentelle Untersuchungen sowohl zur Verifikation der Simulationsergebnisse
und des Simulationssystems als auch als Grundlagen zur Erhchung der Abbil-

dungsgiite unverzichtbar.

7.2.1 Der SCREW-Versuchsstand

Zur experimentellen Untersuchung der SCREW erfolgte die Anpassung eines be-
stehenden Schraubenlader-Versuchsstandes an die spezifischen Anforderungen der

Kombination von Verdichtungs- und Expansionsbetrieb.

7.2.1.1 Besondere Anforderungen des SCREW-Betriebes

Nach den vorliegenden Simulationsergebnissen ist davon auszugehen, daf bei
der SCREW unter bestimmten Betriebsbedingungen bei Austrittsdriicken klei-
ner dem Eintrittsdruck ein Wechsel der Momentenrichtung an der Antriebswelle,
also die Abgabe von Leistung, auftritt. Der fiir die Untersuchungen bendétigte
Versuchsstand unterscheidet sich folglich in zwei Punkten wesentlich von beste-
henden Installationen:

e Das Versuchsobjekt SCREW nimmt nicht nur Wellenleistung auf, sondern
kann auch Leistung abgeben. Der Antrieb muf daher in der Lage sein, die

SCREW treiben und auch bremsen zu kénnen.

Aufgrund des Schluckverhaltens des Ottomotors treten an der Austritts-
seite der SCREW nicht nur Uberdriicke, wie bei konventionellen Kompres-
soren, sondern im Teillastbetrieb des Systems auch Driicke, die kleiner als
der Umgebungsdruck sind, auf. Zur Abbildung dieser Betriebsverhéltnisse
ist entweder die Kopplung der SCREW an einen realen Ottomotor oder
ersatzweise dessen Simulation durch eine Méglichkeit zur Erzeugung ver-
gleichbarer Zustande im Saugrohr am Austritt der SCREW erforderlich.

7.2.1.1.1 Simulation des Saugverhaltens des Ottomotors

Von der Verwendung eines realen Ottomotors zum Betrieb mit der SCREW wurde

aufgrund des damit verbundenen Aufwandes beispielsweise fiir Nebenaggregate
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wie Kiihlsystem, Bremse und Sicherheitstechnik (Explosionsschutz) abgesehen,
das Saugverhalten sollte vielmehr durch einen Schraubenkompressor mit geeig-
neten Steuereinrichtungen simuliert werden.

Verwendung fand ein Schraubenkompressor der Aerzener Maschinenfabrik mit
Antrieb durch einen drehzahlgeregelten Gleichstrommotor. Dieser Kompressor
verfiigt iiber eine eigenstindige Olversorgung durch eine angeflanschte Zahnrad-
pumpe, so dass die Unterdruckerzeugungseinheit auf dem Versuchsstand als aut-

arke Baugruppe zu betreiben ist.
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Bild 7.5: Vereinfachte schematische Darstellung des SCREW-Versuchsstandes
mit den Hauptbaugruppen SCREW (links von der gestrichelten Linie)
und Unterdruckerzeugungseinheit (rechts von der gestrichelten Linie)

14 Volumenstrom-Messstelle

M Drehmomentenmessstelle

E1,E2 Drehzahlvariable Gleichstromantriebe
» Druckmessstelle

T Temperaturmessstelle

n Drehzahlmessstelle

Um auch bei geringen von der SCREW durchgesetzten Massenstromen ei-

ne thermische Uberlastung des Priifstandskompressors aufgrund unzureichender
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Wiérmeabfuhr aus dem Arbeitsraum zu vermeiden, ist eine Nebenluftansaugung
vorgesehen, durch die der Kompressor einen zusétzlichen Luftmassenstrom aus
der Umgebung ansaugen kann (Bild 7.5).

Eine konventionelle Bypass-Steuerung schien aus thermischen Griinden eher
nachteilig. Bei den moglichen hohen Bypassmassenstromen wire ein grofer Anteil
des erhitzten Arbeitsfluids vom Austritt wieder zum Eintritt zuriickgefiihrt wor-

den, wodurch unzulédssig hohe Temperaturen im Kompressor aufgetreten wéren.

7.2.1.1.2 Mehrquadrantenfihiger Antrieb
Fiir Antrieb bzw. Bremsung der SCREW boten sich zwei Lésungen an:

o Kombination eines drehzahlregelbaren Elektromotors mit einer Wirbelstrom-

bremse.
e Mehrquadrantenfihiger drehzahlvariabler Elektroantrieb.

Nach Analyse und Bewertung der Vor- und Nachteile der Losungen fiel die
Entscheidung zugunsten einer Elektromaschine mit der Méglichkeit zum Mehr-
quadrantenbetrieb. Ausschlaggebend hierfiir war, neben dem deutlich vereinfach-
ten Aufbau, die unproblematischere Regelung des Systems, speziell im Bereich
um den Nulldurchgang des Wellenmomentes, also dem Ubergang zwischen Brems-
und Antriebsbetrieb.

Die Wahl fiel auf einen fremderregten Gleichstrommotor, angesteuert iiber
einen Ankerstromrichter. Da bei der SCREW nur ein Wechsel der Momenten-
richtung, nicht aber der Drehrichtung, auftritt, erfolgt der Betrieb nur in zwei
der vier mit dieser Kombination nutzbaren Quadranten.

Uber im Ankerstromrichter integrierte Regler wurde eine Drehzahlregelung
realisiert, so dass die Antriebsdrehzahl in Abhéngigkeit eines von der Versuchs-
standssteuerung vorgegebenen Sollwerts unabhingig vom Wellenmoment kon-
stant bleibt.

Besondere Probleme ergaben sich aufgrund des geforderten nutzbaren Dreh-
zahlbereiches von n = 2000..20000 min~! . Die Anpassung der Drehzahl des Elek-

tromotors mit einer Maximaldrehzahl von n,,,, = 3800 min~!

an das geforderte
Niveau erfolgt {iber einen Poly-V Riementrieb.
Um eine hinreichende Kiihlung des nicht fremdbeliifteten Elektromotors zu

gewdhrleisten, konnte die Minimaldrehzahl nicht soweit abgesenkt werden, wie es
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zum Erreichen der geforderten Drehzahlspanne nétig wire. Stattdessen erfolgte
eine Erweiterung des nutzbaren Drehzahlbereiches zu hoheren Drehzahlen durch
einen Feldschwichungsbetrieb. Nach Erreichen der maximalen Motordrehzahl im
reguléren Betrieb wird durch Verringerung des Erregerstromes das Erregerfeld ab-
geschwicht, wodurch die Drehzahl des Motors bei gleichzeitig sinkendem Moment
ansteigt. Der Momentenabfall kann aufgrund der ausreichenden Dimensionierung

des Antriebes akzeptiert werden.

Durch die Erhéhung der maximalen Motordrehzahl kann, mit geeignet an-
gepasster Ubersetzung des Riementriebs, der Betrieb der SCREW im gesamten
geforderten Drehzahlbereich erfolgen.

Um Mekfehler durch Schlupf des Antriebsriemens zu vermeiden, wird die
Drehzahl der SCREW unmittelbar an der Antriebswelle gemessen. Eine zusétzli-
che Drehzahlmessstelle am Elektromotor dient nur regelungstechnischen Zwecken.

Bild 7.6: Der SCREW-Prototyp auf dem Versuchsstand

1 SCREW

2 Drehmomentenmefiwelle
3 Drehkolbengaszéhler

4 Drehzahlaufnehmer
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7.2.1.2 Aufbau des Versuchsstandes

Ausgehend von den gewihlten Losungsansitzen erfolgte die Konstruktion des
Versuchsstandes, dessen grundsétzliches Schaltschema in Bild 7.5 dargestellt ist.
Bild 7.6 zeigt den auf dem Versuchsstand montierten SCREW-Prototypen.
Bild 7.7 likt, analog zum Schaltplan, die beiden Hauptfunktionsgruppen
SCREW (rechts) und Unterdruckerzeugung (links) erkennen.

|

Bild 7.7: Gesamtansicht des SCREW-Versuchsstandes mit den Funktionsgrup-
pen SCREW (rechte Bildhilfte) und Unterdruckerzeugung (linke Bild-
hélfte)

SCREW

Drehkolbengaszihler

SCREW-Antriebsmotor

Ansaugluftfilter

=W N =

Die SCREW saugt durch einen Roots-Volumenstromzéhler aus der Atmo-
sphére an. Der Antrieb der SCREW erfolgt, wie beschrieben, iiber einen Riemen-
trieb durch den Gleichstrommotor E1, das Antriebs- bzw. Bremsmoment wird
iiber eine Drehmomentenmefwelle gemessen. In Betriebspunkten, in denen die
SCREW als Lader (Austrittsdruck p4 > py) wirkt, wird der geférderte Luftmas-
senstrom iiber ein pneumatisch betétigtes Stellventil zur Druckeinstellung iiber

einen Schallddmpfer in die Umgebung abgeblasen.
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Fiir Untersuchungen des Betriebs der SCREW bei Austrittsdriicken ps < py
fiihrt der Luftweg durch die Unterdruckerzeugungseinheit. Der sich einstellende
Unterdruck gegen Atmosphire am Austritt der SCREW ist iiber die Drehzahl
dieses Kompressors und das Stellventil des Nebenluftansaugweges zu beeinflus-
sen. Auch hier wird der geférderte Massenstrom iiber einen Schallddmpfer in die
Umgebung abgeblasen.

Die Komponenten des Versuchsstandes zwischen dem Austritt der SCREW
und dem Eintritt in den Kompressor der Unterdruckerzeugungseinheit miissen

fiir den Betrieb sowohl bei Unter- als auch bei Uberdriicken geeignet sein.

7.2.1.3 Verwendete Messtechnik

Die Messung der Temperaturen erfolgte durch Thermoelemente vom Typ K {iber
ein Linseis LSB 36 Mefidatenerfassungssystem. Dieses Gerét bildet gleichzeitig
die bei Thermoelementmessungen erforderliche Refernezmessstelle elektronisch
nach.

Die Messung der statischen Driicke erfolgte fiir kleine Messbereiche iiber
wassergefiillte U-Rohr-Manometer mit manueller Datenerfassung und fiir h6here
Driicke durch piezoresistive Druckaufnehmer, deren Messwerte ebenfalls durch
das LSB 36 System aufgezeichnet wurden.

Um eine Messung des dynamischen Kammerdrucks in der SCREW (Indizie-
rung) zu ermdglichen, wurden durch Gewindebohrungen im Rotorgehéuse pie-
zoresistive Druckaufnehmer so in den Arbeitsraum eingebracht, dass sie quasi
biindig mit der Gehduseinnenseite abschliessen. Aufgrund der fiir die dynamische
Messung erforderlichen hohen Abtastrate erfolgte die Datenerfassung mit Hilfe
eines Transientenrecorders. Die Abtastrate ist dabei unter Beriicksichtigung des
Shannon-Kriteriums 2 an die Drehzahl der SCREW anzupassen.

Die Messung des Wellenmomentes der SCREW erfolgte iiber eine durch tor-
sionssteife Kupplungen querkraftfrei an die Antriebswelle gekoppelte DMS-Dreh-
momentenmesswelle.

Fiir die Messung der Drehzahl und die Erfassung der Hauptrotorposition fiir

die Indizierung kommen optische Sensoren zum Einsatz. Dabei trigt die Welle

2 Abtastkriterium nach Shannon: Bei der Abtastung eines periodischen Vorgangs ist die
Abtastfrequenz so zu wihlen, daf sie grofer als die doppelte maximale abzutastende Frequenz
ist.
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der SCREW eine Triggerscheibe mit sechs Ausnehmungen, die durch Lichtschran-
ken abgetastet werden. Die Aufbereitung des Drehzahlsignals erfolgt direkt durch
einen Drehzahlmesser, das Rotorpositionssignal wird zusammen mit den dyna-
mischen Drucksignalen durch den Transientenrecorder aufgezeichnet.

Alle Mefiwerte werden manuell oder iiber analoge bzw. digitale Schnittstellen
in einem Versuchsstandsrechner zusammengefiihrt und stehen dort fiir Auswer-

tungen zur Verfiigung.
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Bild 7.8: Darstellung des von der SCREW geforderten Massenstroms iy
als Funktion von Druckverhaltnis II und Schieberstellung bei einer
Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit u = 20 ms™!

7.2.2 Messergebnisse
7.2.2.1 Stationire Kennfeldmessungen

Bild 7.8 stellt den von der SCREW geférderten Massenstrom bei variierter Schie-
berstellung als Funktion des anliegenden Druckverhéltnisses II fiir eine Hauptro-
torumfangsgeschwindigkeit upyr = 20ms~! dar.

Gerade bei niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten, entsprechend niedrigen leer-
laufnahen Lastzustdnden des SCREW-Motor-Systems, ist eine deutliche Absen-
kung des geférderten Luftmassenstroms erforderlich, andererseits wirken sich hier
aufgrund der hohen Zeitquerschnitte Spaltstromungen in der SCREW besonders
schédlich aus (s. Kap 6.2.2).

In Bild 7.8 wird sichtbar, dass durch Verstellung der saugseitigen Schieber
eine deutliche Beeinflussung des geférderten Massenstroms moglich ist, das erste
Ziel des SCREW-Prinzips also auch in der Praxis verifiziert werden konnte.

Das Verhéltnis der durch Schieberverstellung einstellbaren Massenstrome be-

trigt etwa Mmez ~ 3 5.

Mmin

Die beiden wesentlichen Ziele bei der Nutzung des SCREW-Konzeptes sind:
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Bild 7.9: Darstellung der effektiven Wellenleistung der SCREW P,y im Expan-
sionsbetrieb als Funktion von Druckverhiltnis II und durch Drehzahl-
anpassung variiertem geférdertem Massenstrom iy bei einem inneren
Volumenverhéltnis v; = % =0,67

e Variation des geférderten Massenstroms durch laderinterne Steuerung.

o Minimierung der Leistungsaufnahme und méglicher Wechsel der Momen-
tenrichtung an der Antriebswelle durch Expansion des geférderten Massen-

stroms in geeigneten Betriebspunkten.

Die Abweichung von der theoretisch aufgrund der Kammervolumina bei En-
de des Einstromvorgangs erwarteten Variationsbreite resultiert aus den beim
Prototyp zur Sicherstellung der Betriebssicherheit erhéhten Spalthdhen (s. Kap
7.2.2.2).

Bild 7.9 stellt die effektive Wellenleistung der SCREW im Expansionsbetrieb,
also bei Druckverhéltnissen II < 1 und einem inneren Volumenverhiltnis v; =
0,67, eingestellt durch die saugseitigen Steuerkantenschieber, dar. Der geforderte
Massenstrom wurde durch Variation der Hauptrotorumfangsgeschwindigkeit uy g
angepasst.

Deutlich ist erkennbar, dass bei kleinen Druckverhiltnissen eine Anderung
der Momentenrichtung an der Antriebswelle erfolgt, die SCREW also Wellen-

leistung abgibt. Es ist zu erwarten, dass der Betriebsbereich, in dem nutzbare
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Bild 7.10: Effektiver Wirkungsgrad der SCREW 7). 77 im Verdichtungsbetrieb als
Funktion des Druckverhiltnisses II und des geférderten Massenstroms
iy bei wirkungsgradoptimaler Schieberstellung
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Bild 7.11: Verhiltnis der effektiven Giitegrade der SCREW im ungesteuerten
Verdichtungsbetrieb zum Betrieb mit Anpassung des inneren Volu-
menverhiltnisses v; an das anliegende Druckverhéltnis IT durch Schie-
berverstellung als Funktion des geforderten Massenstroms 7y

Griin
Rot

Steigerung des effektiven Giitegrades durch Steuerung
Verringerung des effektiven Giitegrades durch Steuerung
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Leistung abgegeben wird, zum einen durch Senkung der mechanischen Verluste
durch konstruktive Optimierung der SCREW, zum anderen durch Verringerung
der Spaltmassenstrome gegeniiber dem fiir die Messungen verwendeten Prototy-
pen deutlich vergrofert werden kann.

Auch im Verdichtungsbetrieb, also bei Druckverhiltnissen II > 1, kann eine
Variation des inneren Volumenverhiltnisses v; durch Verstellung der saugseiti-
gen Steuerkantenlage theoretisch durch Anpassung an das anliegende Druckver-
hiltnis gegeniiber dem ungesteuerten Verdichtungsbetrieb wirkungsgradsteigernd
wirksam sein. Demgegeniiber fiihrt eine Verstellung der saugseitigen Schieber in
Richtung eines fritheren Kammerabschlusses dazu, dak das Arbeitsspiel einen gro-
feren Drehwinkelbereich des Hauptrotors umfasst, wodurch der Zeitquerschnitt

der Spalte und damit die Verluste durch Spaltstrémungen ansteigen.

Bild 7.10 stellt den effektiven Wirkungsgrad der SCREW im Verdichtungs-
betrieb als Funktion des geférderten Massenstroms 7 und des Druckverhéltnisses
IT bei wirkungsgradoptimierender Schiebereinstellung dar.

Zur besseren Sichtbarmachung der Unterschiede gegeniiber dem ungesteuerten
Betrieb gibt Bild 7.11 das Verhiltnis des effektiven Wirkungsgrades von unge-

Nef fungesteuert

steuertem zu gesteuertem Betrieb an, Werte kleiner 1 entsprechen

also einer Wirkungsgradsteigerung due;(/:g};ﬂ&iigtSteuerung.

Im Bereich kleiner Massenstrome und geringer bis mittlerer Druckverhélt-
nisse ergeben sich erkennbare Vorteile fiir den gesteuerten Betrieb, die auf zwei
zusammenwirkende Effekte zuriickzufiihren sind. Einerseits bewirkt die Schieber-
verstellung eine Anpassung des inneren Volumenverhéltnisses v; an das anliegende
Druckverhéltnis IT, andererseits wird der geférderte Massenstrom bei konstanter
Hauptrotorumfangsgeschwindigkeit verringert. Um dies zu kompensieren und den
bendtigten Massenstrom zu fordern, ist eine Erhohung der Hauptrotorumfangs-
geschwindigkeit notwendig, was dann zu verringerten Spaltverlusten aufgrund
geringerer Zeitquerschnitte der Spalte fiihrt.

Wirkungsgradnachteile fiir den gesteuerten Betrieb ergeben sich bei der Kom-
bination hoher Massenstrome mit niedrigen Druckverhéltnissen. Zur Anpassung
des inneren Volumenverhiltnisses v; sind die Schieber teilweise geschlossen, was
zu einer erh6hten Drosselung am Eintritt bei hohen Massenstromen fiihrt.

In anderen Betriebsbereichen konnten keine signifikanten Anderungen gegen-

iiber dem ungesteuerten Betrieb festgestellt werden.
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Bild 7.12: Kammerdruckverlauf bei voll gedffneten Schiebern (v; = 1,55) bei
einer Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit v = 40ms~!, Druckver-
héltnis [1=1,7

ES Einlasssteuerkante schliefst
A0 Auslasssteuerkante 6ffnet
Iy, Druckverhiéltnis der Verdichtung

7.2.2.2 Messungen des Kammerdruckverlaufs

Besonders deutlich 1%t sich die Funktion der SCREW bei variierter Schieberstel-
lung durch Indikatordiagramme, also einer Darstellung des Arbeitsraumdruckes
als Funktion des Hauptrotordrehwinkels, darstellen.

Bild 7.12 zeigt den Kammerdruckverlauf® bei voll geéffneten Schiebern, ent-
sprechend einem inneren Volumenverhéltnis v; = 1, 55, bei einem Druckverhéltnis

! Diese Umfangsge-

IT = 1,7 und einer Umfangsgeschwindigkeit von u = 40 ms™
schwindigkeit wurde gewéhlt, da hierfiir Messungen fiir alle dargestellten Schie-
berstellungen moglich sind.

Das Arbeitsspiel ist durch einen langen Fiillvorgang gekennzeichnet, der bei
Erreichen des maximalen Kammervolumens bei ES endet. Nur unmittelbar nach

Beginn des Einstromvorganges ist eine leichte Drucksenkung erkennbar, ab einem

3Die gezeigten Kurven sind zur Entfernung von Messrauschen durch gleitende Mittelwert-
bildung gefiltert.
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Bild 7.13: Kammerdruckverlauf bei teilweise gedffneten Schiebern (v; = 1,05)
bei einer Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit u« = 40ms~!, Druck-
verhéltnis I1=1,0

ES Einlasssteuerkante schliefst

Vinaz Maximales Kammervolumen

AO Auslasssteuerkante 6ffnet

My, Maximales Druckverhéltnis der Verdichtung
j U S— Maximales Druckverhéltnis der Expansion

Drehwinkel o = —270° stellt sich ein Kammerdruck entsprechend dem Umge-
bungsdruck ein. Eine nur geringe Drosselung des Ansaugdruckes ist auf die lan-
gen Arbeitsspielzeiten aufgrund der geringen Umfangsgeschwindigkeit zusammen
mit der Riickstrémung von Spaltmassenstromen in die Ansaugleitung und die bei
dieser Schieberstellung maximal grofen Einstromoffnungen zuriickzufiihren.

Bild 7.13 verdeutlicht, analog zu Bild 7.12, den Kammerdruckverlauf bei
einem durch Schieberverstellung eingestellten inneren Volumenverhéltnis v; =
1,05 und einem Druckverhéltnis IT = 1.

Deutlich ist der dem Einstromvorgang in den Arbeitsraum (bis ES) folgende
Expansionsvorgang erkennbar. Infolge von Drosselung an den Eintrittsoffnungen
sinkt der Kammerdruck bereits vor dem Abschliessen der Kammer.

Aufgrund theoretischer Uberlegungen wire eine Expansion bis zum Erreichen
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des maximalen Kammervolumens V., zu erwarten. Abweichend zeigt sich jedoch
bereits ab einem Drehwinkel o ~ —80° ein deutlicher Anstieg des Kammerdruck-
verlaufs, zuriickzufiihren auf in die Kammer einstrémende Spaltmassenstrome.

An die Expansion schliesst sich aufgrund der festen Lage der Auslass-Steuer-
kanten eine Kompressionsphase an (bis AO), die im gezeigten Fall zu einer Uber-
verdichtung, also einem Kammerdruck im Moment des Erreichens der drucksei-
tigen Steuerkanten grofer dem aufen anliegenden Druck, fiihrt.

Das maximale Druckverhéltnis wihrend der Expansion Il,,,,,, ist dabei klei-
ner als das maximale Druckverhéltnis II,,,,,, wihrend der Kompression.

Bild 7.13 zeigt deutlich, dass die fiir das SCREW-Konzept kennzeichnende
Expansionsphase realisiert wird, in ihrer Wirkung jedoch aufgrund unerwiinschter

Spaltmassenstrome beim Prototypen stark eingeschrankt ist.

1.8
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p [bar] —
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0.6

0.3 : ‘ ‘ ‘ ‘
4400  -300 200  -100 0 100 200
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Bild 7.14: Kammerdruckverlauf bei nahezu geschlossenen Schiebern (v; = 0, 67)
bei einer Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit u = 40ms~!, Druck-
verhéltnis 11=0,65

ES Einlasssteuerkante schlieft
Vinaz Maximales Kammervolumen
A0 Auslasssteuerkante 6ffnet

Mnazy. Maximales Druckverhiltnis der Verdichtung
Mnaes., Maximales Druckverhéltnis der Expansion
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Diese Aussage wird auch durch Bild 7.14 gestiitzt.

Dargestellt ist der Kammerdruckverlauf bei einem inneren Volumenverhéltnis
v; = 0,67, also bei fast vollig geschlossenen Schiebern.

Aufgrund der kleinen Schieberoffnungen ist, trotz des geringen geférderten
Massenstroms (vgl. Bild 7.8), eine merkliche Drosselung des Einstrémvorganges
(bis ES) sichtbar.

Auch bei dem in Bild 7.14 dargestellten Verlauf kommt es zu einem Anstieg
des Kammerdrucks noch vor dem theoretischem Abschluf der Expansionsphase
bei Erreichen des maximalen Kammervolumens V},,,, wiederum zuriickzufiihren
auf einstromende Spaltmassenstrome.

Auffallig ist jedoch, dass dieser Anstieg deutlich weniger ausgeprégt ist als in
dem in Bild 7.13 dargestellten Fall. Diese Beobachtung lésst sich durch mehrere
zusammenwirkende Effekte erkldren:

Einerseits sind aufgrund der kleinen Schieber6ffnungen beim in Bild 7.14 be-
trachteten Fall Stromungen von der Saugseite aufgrund der erh6hten Drosselung
erschwert, andererseits ist das Druckniveau auf der Austrittsseite der SCREW ge-
ringer als in Bild 7.13, so dass das die Spaltstromungen wesentlich bestimmende
Druckverhéltnis am Spalt geringer bleibt.

Hauptverantwortlich fiir diese Spaltstromungen diirfte der beim SCREW-
Prototypen aufgrund der zugrundeliegenden modifizierten Basismaschine uner-
wiinscht grofe saugseitige Stirnspalt sein.

Zusammenfassend ldft sich in den Indikatordiagrammen die grundsétzlich ge-
gebene Funktionalitit der SCREW klar erkennen. Gleichzeitig ist jedoch auch
die Notwendigkeit einer Optimierung mit dem Ziel der Senkung von Spaltmas-

senstromen unmittelbar abzuleiten.

7.2.2.3 Vergleich zwischen Messung und Rechnung

Wie in Kap. 6.1 beschrieben, erfolgte zur Steigerung der Abbildungsgiite ein Ab-
gleich des Simulationssystems anhand von gemessenen Betriebsdaten der SCREW.

Bild 7.15 stellt gemessenen und durch Simulationsrechnungen mit dem ab-
gestimmten System berechneten Kammerdruckverlauf der SCREW im Verdich-

L und

tungsbetrieb bei einer Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit uyr = 40ms™
einem Druckverhiltnis IT = 1,7 gegeniiber (vgl. Bild 7.12). Dabei zeigt sich eine

erwartungsgemif hohe Ubereinstimmung.
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Bild 7.15: Gemessener und berechneter Kammerdruckverlauf beim SCREW-
Verdichtungsbetrieb, Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit upyp =
40 ms~!, Druckverhiltnis IT = 1, 7.

ES Einlasssteuerkante schliefit
AO Auslasssteuerkante 6ffnet
I Uberlagerte Schwingung

Die der gemessenen Kurve iiberlagerten leichten Schwingungen wihrend des
Fiillvorganges (s. | in Bild 7.15) sind wahrscheinlich auf Pulsationen im Saug-
stutzen zuriickzufiihren, die in die gedffnete Arbeitskammer zuriickwirken.

Bild 7.16 zeigt eine Gegeniiberstellung von Messung (s. Bild 7.14) und Rech-
nung fiir den SCREW-Expansionsbetrieb bei einer Hauptrotor-Umfangsgeschwin-
digkeit uzr = 40ms™' und einem Druckverhiltnis IT = 0, 65.

Auch hier ergibt sich in weiten Bereichen eine gute Ubereinstimmung. Ledig-
lich im Bereich des Fiillvorganges der Kammer lassen sich zwischen ca. agg =
—300°.. — 250° merkliche Abweichungen erkennen.

Hier wird bei den gemessenen Werten eine gegeniiber den Simulationsrech-
nungen verstiarkte Drosselung erkennbar. Die Ursache fiir diese Abweichung ist in
Differenzen zwischen den fiir stationire Stromungen bestimmten Durchflussbei-
werten der Einstromoffnungen und den realen Verhéltnissen bei der instationéren
Durchstromung in der drehenden Maschine zu suchen.

Um die Abbildungsgiite weiter zu steigern oder eine vergleichbare Qualitit
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Bild 7.16: Gemessener und berechneter Kammerdruckverlauf beim SCREW-
Expansionsbetrieb, Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit wyp =
40 ms~!, Druckverhéltnis IT = 0, 65.

ES Einlasssteuerkante schliefst
Vinaz Maximales Kammervolumen
AO Auslasssteuerkante 6ffnet

zu erreichen, ohne einen solchen Abgleich durchzufiihren, ist eine Beriicksichti-
gung der instationdren thermischen und mechanischen Bauteilverformung in der

Simulation erforderlich.




Kapitel 8
Zusammenfassung und Ausblick

Um trotz permanent steigender Antriebsleistungen im PKW-Bau giinstige Ver-
brauchs- und Emissionswerte zu erzielen, ist in jiingerer Zeit eine verstirkte Ten-
denz zu aufgeladenen Ottomotoren festzustellen. Aufgrund der spezifischen Rand-
bedingungen bietet sich dabei der Einsatz mechanisch angetriebener Lader an.

Besondere Vorteile ergeben sich, wenn das Aufladegerdt in Teilen des Be-
triebsbereiches die bei Ottomotoren aufgrund der Quantitétsregelung erforder-
liche Steuerung der dem Motor zugefiihrten Verbrennungsluft weitgehend ohne
Benutzung der Drosselklappe iibernimmt.

Ausgehend von einer Analyse verfiigharer Aufladesysteme und -geriite wird
die Zielrichtung fiir eine entsprechende Weiterentwicklung von Schraubenladern
dargestellt.

Anhand theoretischer Uberlegungen wird ein Konzept entwickelt, wie durch
eine saugseitige Schiebersteuerung einer Schraubenmaschine eine kontinuierli-
che Beeinflussung des geférderten Massenstroms méglich wird. Gleichzeitig kann
durch diese Einrichtung im Teillastbetrieb bei Motoreintrittsdriicken kleiner als
der Umgebungsdruck eine Expansion der geférderten Luft erfolgen. Dadurch wird
die vom Aufladegerit aufgenommene Wellenleistung verringert bzw. kann unter
giinstigen Randbedingungen sogar vom Aufladegerit nutzbare Wellenleistung ab-
gegeben werden. Fiir das entstehende Aufladegerit wird der Begriff 'SCREW’ -
Schraubenmaschine mit Compressor- respektive Expansionswirkung benutzt.

Beim gegenwirtigen Stand der Technik liegen bereits umfangreiche Erkennt-
nisse dariiber vor, wie Schraubenmaschinen fiir den optimalen Einsatz als Schrau-

benlader zu gestalten sind. Eine vergleichbare Datenbasis fiir die SCREW, die
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Expansion und Kompression vereinigen kann, besteht nicht.

Durch umfangreiche Simulationsrechnungen mit einem im Rahmen dieser Ar-
beit dafiir angepassten Schraubenmaschinen-Simulationssystem wurde der Ein-
fluss verschiedener Maschinenparameter auf das Betriebsverhalten der SCREW
untersucht.

Dabei zeigte sich, dass die fiir Schraubenlader giiltigen Erkenntnisse nur ein-
geschrinkt auf die SCREW iibertragbar sind. Je nach Betriebsfall wéren deutlich
unterschiedliche Geometrien fiir den optimalen Betrieb erforderlich, so dak jede
ausgefithrte SCREW stets einen Kompromifs darstellen muf. Die sinnvolle Fest-
legung eines solchen Kompromisses kann nur durch eine gesamtheitliche Betrach-
tung des Systems aus SCREW, Motor und Fahrzeug gelingen. Als Ausgangsbasis
dafiir konnte eine in einem breiten Betriebsbereich vorteilhafte Kombination von
Geometrieparametern angegeben werden.

Im Rahmen der Untersuchungen wurde deutlich, dass fiir eine optimierte
SCREW jedoch noch erhebliche weitergehende Arbeiten besonders im Bereich
der Profilentwicklung erforderlich sind, um den Anforderungen des Expansions-
betriebs hinreichend Rechnung zu tragen.

Fiir einen grundsitzlichen Prinzipnachweis und zur Verifikation und Abgleich
des Simulationssystems wurde auf Basis eines konventionellen Schraubenladers
ein erster Prototyp einer SCREW realisiert und Priifstandsmessungen unterzo-
gen.

Aufgrund der konstruktiven Gegebenheiten der Basismaschine muften dabei
erhebliche Abweichungen von der wiinschenswerten Geometrie akzeptiert werden.
Trotz dieser Einschréinkungen konnte der Nachweis der grundsitzlichen Machbar-
keit des SCREW-Konzeptes erbracht werden. Gleichzeitig wurden jedoch auch die
bereits aufgrund der Simulationsrechnungen zu erwartenden Nachteile durch die
hier ungiinstige Maschinengeometrie deutlich.

Das SCREW-Konzept ist grundsétzlich geeignet, einen weitgehenden Verzicht
auf eine konventionelle Drosselklappe zur Laststeuerung bei Ottomotoren zu er-
moglichen. Gleichzeitig ist die Energiewandlungsgiite des Antriebssystems durch
Verringerung der Antriebsleistung oder sogar Leistungsabgabe des Aufladegerites
zu steigern.

Um die theoretischen Vorteile des Systems jedoch auch bei ausgefiihrten Ma-

schinen ausnutzen zu konnen, sind noch umfangreiche grundlegende Verbesserun-
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gen erforderlich. Eine Ausfiihrung der SCREW als Variante bestehender Schrau-
benlader ist nicht zielfiihrend, vielmehr sollte die SCREW als eine eigensténdi-
ge Maschinenvariante mit sehr spezifischen technischen Anforderungen und Op-
timierungsmoglichkeiten verstanden werden, die bei geschickter Ausfithrung in
Verbindung mit einem angepassten Verbrennungsmotor ein deutliches Potential

zur Verbrauchsreduzierung bietet.
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