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Kurzfassung

In der vorliegenden Arbeit wird das Potenzial nicht-konstanter Rotorsteigung zur Verbesserung der
Energiewandlungsgite von trockenlaufenden Schraubenkompressoren analysiert. Mithilfe von Kam-
mermodellsimulationen und der Kopplung an einen Optimierungsalgorithmus wird die optimale Rotor-
geometrie fur eine Vielzahl von Randbedingungen bestimmt. Zur Erhéhung der Genauigkeit des Simu-
lationsansatzes wird zuvor der dimensionslose Strémungsbeiwert fiir die Stirn- und Geh&usespaltstro-
mungen als Funktion der Ein- und Austrittsbedingungen quantifiziert.

Zur Beschreibung des Spaltdurchflusses werden dimensionslose Kennzahlen hergeleitet und deren Ein-
fluss auf den Stromungsbeiwert bestimmt. Die Untersuchung der Spalte geschieht mittels numerischer
Stromungssimulation und zur experimentellen Validierung anhand eines entwickelten Spaltmodells in
einem offenen Luftkreislauf. Als entscheidende Einflussparameter auf den Strémungsbeiwert der unter-
suchten Spalte stellen sich dabei die Reynoldszahl sowie jeweils eine geometrische Kennzahl, die ein
Verhéltnis aus Spalththe und -1ange beschreibt, heraus. Zudem wird die Durchstrdmung des Stirnspaltes
stark von einer Berandungsbewegung beeinflusst. Fir den Stirnspalt wird auBerdem ein analytischer
Ansatz vorgestellt, iber den der Spaltdurchfluss im Bereich niedriger Reynoldszahlen bestimmt werden
kann. Die Ergebnisse der simulativen Spaltuntersuchungen zeigen eine gute Ubereinstimmung mit den
Experimenten und werden, angenahert Uber Funktionale, in die Kammermodellsimulation integriert.

Fur die benétigte Vielzahl an Kammermodellen wird ein effizienter Ansatz der Modellerstellung unter
Nutzung der geometrischen Periodizitit der Rotoren vorgestellt. Das entwickelte Programm wird ge-
meinsam mit dem Simulationsprogramm ,,KaSim* an einen Simplex-Algorithmus zur Optimierung der
Rotorsteigung trockenlaufender Schraubenkompressoren gekoppelt. Dimensionslose Kennzahlen zur
Beschreibung der Energiewandlungsglite der Kompressoren werden hergeleitet und in der Auswertung
verwendet.

Fur die untersuchten Randbedingungen stellt sich ein Rotor mit zwei Segmenten unterschiedlicher
Lange und Rotorsteigung als optimal heraus. Durch ein kurzes, hochdruckseitiges Segment mit geringer
Rotorsteigung konnen die Auslassflache und das innere Volumenverhaltnis vergroRert, die Auslassdros-
selung reduziert und die Gesamtverwindung der Rotoren verringert werden. Dadurch ergeben sich ins-
besondere bei groRen Verdichtungsverhaltnissen und Umfangsmachzahlen sowie geringen Spalth6hen
gegeniiber konstanter Rotorsteigung eine VergroRerung des Fordermassenstroms und eine Erhéhung
des inneren isentropen Gitegrades, die bei den untersuchten Randbedingungen bis zu sechs Prozent-
punkte betragt. Insbesondere fur dleingespritzte Kéltekompressoren bietet die nicht-konstante Rotor-
steigung damit ein groRes Potenzial.

Das aufgedeckte theoretische Potenzial wird anhand eines 6leingespritzten Prototyps mit nicht-konstan-
ter Rotorsteigung experimentell mit dem Arbeitsmedium Luft untersucht. Die Rotoren mit zwei Seg-
menten mit jeweils konstanter Steigung werden dazu auf einer Frdsmaschine gefertigt. Gegenuber der
kommerziell vertriebenen Referenzmaschine konstanter Rotorsteigung kann der effektive isentrope Gu-
tegrad flr grofRe Verdichtungsverhaltnisse und Umfangsgeschwindigkeiten um vier Prozentpunkte ge-
steigert werden und bestétigt damit das energetische Potenzial von Schraubenkompressoren mit nicht-
konstanter Rotorsteigung.






Abstract

The present work analyses the potential of non-constant rotor lead in order to enhance the energy-related
efficiency of dry-running screw compressors. Chamber model simulation is performed and coupled with
an optimisation algorithm to determine the optimal rotor geometry for various boundary conditions.
Prior to this, the dimensionless flow coefficient for the flow through front and housing clearances is
examined in the interest of increasing the accuracy of the simulation approach.

Dimensionless numbers describing the clearance flow are derived and varied to determine their impact
on the flow coefficient. The clearance flow is examined by means of numerical flow simulation and
validated using an experimental clearance model which is integrated into an air test rig. The Reynolds
number as well as a geometrical number which describes a ratio between clearance height and length
turn out to be crucial parameters for the flow coefficient of the clearance types under examination. Fur-
thermore, the consideration of a moving boundary influences the flow through the front clearance. The
flow through the front clearance can also be determined for low Reynolds humbers using an analytical
approach. The simulation results show good accordance with the experimental results and are integrated
into the chamber model simulation as approximated mathematical functions.

The optimisation task requires a high number of chamber models. A new and efficient approach to
generate chamber models using the geometrical periodicity of the screw rotors is presented. The ap-
proach is linked to the chamber model simulation tool ,, KaSim* and coupled with a simplex algorithm
in order to optimise the rotor lead of dry-running screw compressors. Dimensionless numbers describing
the efficiency of the compressors are derived and used for the evaluation of the simulation results.

Rotors consisting of two segments with different rotor lead and length turn out to be the optimal geom-
etry for the examined boundary conditions. The internal volume ratio and the discharge area can be
increased using a short segment with a low rotor lead on the high pressure side. This reduces discharge
throttling so that the total wrapping of the rotors can be decreased. This increases the internal isentropic
efficiency as well as the mass flow rate of the compressor, especially for high compression ratios, cir-
cumferential Mach numbers and small clearance heights. In comparison to compressors with constant
rotor lead, internal isentropic efficiency can be increased by up to six percentage points for the examined
boundary conditions. Thus, non-constant rotor lead shows high potential for oil-injected refrigeration
COMPressors.

An oil-injected prototype with non-constant rotor lead is examined in order to validate the theoretically
revealed potential using air as working fluid. The rotors consist of two segments, each with constant
rotor lead, which are manufactured on a milling machine. The effective isentropic efficiency can be
increased by four percentage points for high compression ratios and circumferential speeds when com-
pared to the commercial reference machine, thus confirming the high energy-related potential for screw
compressors with non-constant rotor lead.
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1 Einleitung

Die Verdichtung von Gasen mithilfe von Kompressoren wird heutzutage in nahezu allen industriellen
Bereichen angewendet. Sie umfasst unter anderem die Erzeugung von Druckluft, die Kompression von
Prozessgasen sowie die Nutzung von Kompressoren in Warmepumpen und als Kélteverdichter zur Kli-
matisierung, deren Bedarf mit dem Anstieg der weltweiten Temperatur weiter anwachsen durfte. Mit
der zunehmenden globalen CO,-Emission und dem damit einhergehenden, menschgemachten Klima-
wandel steigen die Anforderungen an die Nachhaltigkeit zukunftiger Technologien. Gemessen am Ener-
giebedarf ist die industrielle Verdichtung von Gasen einer der weltweit groiten Verursacher von CO.-
Emissionen. Etwa zehn Prozent der elektrischen Energie in der Europdischen Union (EU, inklusive
GroRbritannien) werden fur die Drucklufterzeugung benétigt [Rad01], was etwa 80 Terrawattstunden
(TWh) jahrlich entspricht. Andere Studien geben 15 % der elektrischen Gesamtenergie in Industriena-
tionen bzw. 17 % der weltweiten elektrischen Gesamtenergie als Aufwand fiir Kompressoren an
[Waill], [Cip14]. Etwa 320.000 Luftkompressoren sind in der EU im Einsatz, von denen jahrlich etwa
21.000 ausgetauscht werden [Rad01]. 72 % dieser Kompressoren besitzen eine elektrische Leistung
zwischen 10 und 110 kW. Der Schraubenkompressor ist aufgrund seiner kompakten Bauform und seines
zuverlassigen Betriebs sowie der rein rotatorischen Bauteilbewegungen eines der meistgenutzten Ver-
dichterkonzepte. Oleingespritzte Schraubenkompressoren dominieren den Verdichtermarkt in der EU
und machen etwa 75 % aller Kompressoren aus [Rad01]. Damit entfallt in der EU allein auf diesen
Kompressortyp eine elektrische Energie von jahrlich etwa 60 TWh, was einem CO2-AusstoR von 31,4*
Megatonnen entspricht. Die Verbesserung der Effizienz von Schraubenkompressoren kann daher einen
nicht unerheblichen Beitrag leisten, die im Pariser Klimaabkommen [Unil5] beschlossene Begrenzung
der Erderwérmung auf deutlich unter zwei Grad Celsius im Vergleich zur vorindustriellen Zeit und die
damit notwendige Reduzierung von Treibhausgasen zu realisieren. Neben Mdglichkeiten der direkten
Energieeinsparung, z.B. durch Beseitigung von Leckagen in Druckluftsystemen und durch Verbesse-
rung der Kompressorregelung, ist die Verbesserung der Effizienz von Schraubenkompressoren ein Weg,
den weltweiten CO,-Ausstol? signifikant zu reduzieren.

Das Kernstlick eines Schraubenkompressors bilden die beiden verwundenen Schraubenrotoren, die wéh-
rend ihrer Drehung eine Volumenanderung ihrer Zahnlickenrdume erfahren und dadurch das darin be-
findliche Arbeitsfluid komprimieren. Die Rotoren kommerziell vertriebener Schraubenkompressoren
weisen in der Regel eine konstante Rotorsteigung auf, vgl. Abbildung 1.1 links. Eine technisch vielver-
sprechende Maglichkeit zur Verbesserung der Energiewandlungsglite sind Rotoren mit nicht-konstanter
Rotorsteigung, die auch als variable Rotorsteigung bezeichnet wird, vgl. Abbildung 1.1 rechts. Das Kon-
zept nicht-konstanter Rotorsteigung bietet einen weiteren Freiheitsgrad bei der Maschinenauslegung
und geht auf Patente aus den 1960er Jahren zurtick. Im Vergleich zu Schraubenkompressoren mit kon-
stanter Rotorsteigung, die Gegenstand zahlreicher wissenschaftlicher Studien sind, ist das Konzept
nicht-konstanter Rotorsteigung bisher jedoch kaum erforscht. Im Rahmen dieser Arbeit wird das Poten-
zial nicht-konstanter Rotorsteigung in Schraubenkompressoren sowohl theoretisch als auch experimen-
tell untersucht, um diese Lucke zu schliel3en.

1 Unter der Annahme von 523 g CO, / kWh (Angabe fiir den deutschen Strommix von 2016) [Ich19].



Fur die theoretische Untersuchung wird eine Optimierung der Rotorsteigung flr unterschiedliche Be-
triebsbedingungen angestrebt. Zur Abbildung des Betriebsverhaltens von Schraubenkompressoren hat
sich neben der dreidimensionalen numerischen Stromungssimulation die Simulation auf Basis von Kam-
mermodellen etabliert, die auch in dieser Arbeit angewendet und mit einem Optimierungsalgorithmus
gekoppelt wird. Um das Verbesserungspotenzial nicht-konstanter Rotorsteigung direkt quantifizieren zu
konnen, werden sowohl die konstante als auch die nicht-konstante Rotorsteigung fiir eine groRe Band-
breite an Randbedingungen optimiert. Durch die Variation der Randbedingungen kann so ermittelt wer-
den, fiir welche Anwendungsbereiche Potenzial fur die Verwendung nicht-konstanter Rotorsteigung be-
steht. Um das Potenzial ebenfalls praktisch zu untersuchen, wird ein Prototyp mit nicht-konstanter Ro-
torsteigung fiir einen sinnvollen Einsatzbereich realisiert. Dazu wird ein industriell vertriebener, nass-
laufender Schraubenkompressor mit Rotoren mit nicht-konstanter Rotorsteigung modifiziert. Der Pro-
totyp wird auf einem Maschinenprifstand getestet und die Ergebnisse mit denen der Maschine konstan-
ter Rotorsteigung verglichen.

Fur die Anwendung von Kammermodellsimulationen ist eine Modellierung der maschineninternen
Spaltmassenstréme, die einen wichtigen Verlustmechanismus darstellen und das Ergebnis der Simula-
tion erheblich beeinflussen, notig. Meist kommen nur stark vereinfachte, teilweise ungenaue Modelle,
wie beispielsweise das einer isentropen Blendenstrémung ohne weitere Anpassung des bestimmten
Massenstroms, zur Abschatzung der Spaltmassenstrome zum Einsatz. Um eine sinnvolle, kammermo-
dellbasierte Optimierung der Rotorgeometrie realisieren zu kdnnen, stellt daher die Untersuchung von
Spaltmassenstrémen einen weiteren Schwerpunkt dieser Arbeit dar. Zwei Maschinenspalte werden de-
tailliert mittels numerischer Simulation und in Experimenten in einem Luftkreislauf untersucht und da-
bei fur unterschiedliche Randbedingungen der Durchfluss bestimmt. Die Ergebnisse werden in Form
eines dimensionslosen Stromungsbeiwertes zusammengefasst, um sie anschlieBend in der kammermo-
dellbasierten Optimierung der Rotorsteigung der Schraubenkompressoren zu verwenden und damit ei-
nen Beitrag zur Verbesserung der Abbildungsgte der Simulationen zu leisten.

Effizienz-
steigerung?

Abbildung 1.1: Rotoren mit konstanter (links) und nicht-konstanter Rotorsteigung (rechts, bei-
spielhaft mit zwei Bereichen konstanter Rotorsteigung).



2 Stand der Technik von Schraubenkompressoren

Der folgende Abschnitt erldutert die zum Verstandnis dieser Arbeit ndtigen Grundlagen bezlglich der
untersuchten Maschine und gibt einen Uberblick tber bereits geleistete Forschungsarbeiten.

2.1 Einordnung und Historie

Schraubenkompressoren werden wegen ihres volumetrischen Arbeitsprinzips der Gruppe der Ver-
drdngermaschinen zugeordnet, die sich durch einen gekapselten Arbeitsraum und ein zyklisch wieder-
kehrendes Arbeitsspiel auszeichnen. Aufgrund ihrer rotierenden Kinematik gehtéren Schraubenkom-
pressoren zu den Rotationsverdrangermaschinen, vgl. Abbildung 2.1. Die vorliegende Arbeit beschéaf-
tigt sich mit der zweiwelligen Schraubenmaschine, die sich durch die Verwindung der Rotoren und die
damit verbundene innere Verdichtung auszeichnet.

Kompressoren
Verdrangermaschinen Strdmungsmaschinen
Oszillierend Rotierend Radial Axial Diagonal
Kolben Membran Einwellig Zweiwellig
| | | |
Drehkolben Flussigkeitsring Scroll Roots Schraubenmaschine

Abbildung 2.1: Einordnung der Schraubenmaschine.

Die ldee, ein schraubenférmiges Rotorpaar zur Verdichtung gasformiger Medien zu nutzen, geht auf
den deutschen Ingenieur Heinrich Krigar zuriick, der 1878 einen Patententwurf beim deutschen Patent-
amt einreicht [Kri78]. Die damaligen Fertigungsmoglichkeiten verhindern jedoch eine Realisierung sei-
nes Vorhabens. Erst in den 1930er Jahren wird das Konzept von dem Schweden Alf Lysholm [Lys41],
[Lys43], damals Chefingenieur der Firma Ljungstroem Steam Turbine Company [Kon88], wieder auf-
gegriffen, was schlieflich zu einem ersten Prototyp eines Schraubenverdichters fiihrt. Die grof3en Un-
dichtheiten der symmetrischen L&uferprofile in Verbindung mit den komplexen Fertigungsverfahren
konnten zunéchst nicht mit den etablierten Kolbenmaschinen konkurrieren. Neue Fertigungsmdglich-
keiten und die Entwicklung der asymmetrischen Profile in den 1970er Jahren, vorangetrieben durch die
Firma Svenska Rotor Maskiner (SRM, hervorgegangen aus der Ljungstroem Steam Turbine Company),
haben der Schraubenmaschine zum Durchbruch verholfen. So hat die Verwendung des asymmetrischen
SRM-Profils eine erhebliche Verringerung der internen Leckagen und damit eine Wirkungsgradsteige-
rung von zehn Prozent gebracht [Rin79]. Seitdem werden die Lauferprofile fur verschiedene Anwen-
dungsbereiche von Industrie und Forschungseinrichtungen weiterentwickelt, sodass heute eine Vielzahl
verschiedener Lauferprofile fiir die unterschiedlichen Anwendungsbereiche vorhanden sind, deren
wichtigste Vertreter in [Sto05] zusammengestellt sind.



4 2.2 Aufbau, Arbeitsspiel und arbeitsraumbegrenzende Spalte

Bereits vor der Entwicklung der asymmetrischen Profile ist versucht worden, die internen Leckagen und
die Verdichtungstemperatur durch die Einspritzung von Ol zu verringern [Rin79]. Diese nasslaufende
Bauform ermdglicht wirtschaftliche Verdichtungsverhéltnisse bis zu 16 bei moderaten Endtemperatu-
ren. Gute Wirkungsgrade werden bereits bei Umfangsgeschwindigkeiten zwischen 20 und 40 m/s er-
reicht, was die Lagerung erheblich vereinfacht. Des Weiteren kann durch die Olschmierung auf eine
Synchronisation der Rotoren iber ein Getriebe verzichtet werden. Die Rotoren trockenlaufender Schrau-
benmaschinen missen hingegen synchronisiert werden und benétigen deutlich hohere Umfangsge-
schwindigkeiten (bis zu 150 m/s [Kon88]) zur Reduzierung der inneren Leckagen. Durch die fehlende
Kihlung des zu verdichtenden Fluids sind die realisierbaren Verdichtungsverhaltnisse deutlich geringer.
Vorteilhaft ist jedoch, dass eine Kontamination mit dem eingespritzten Fluid vermieden wird.

Die vorrangigen Einsatzgebiete von Schraubenkompressoren sind die Drucklufterzeugung sowie die
Verdichtung von Kéltemitteln und Prozessgasen. Neben dem Verdichterkonzept gibt es die Méglichkeit,
durch Umkehr der Kinematik und Durchstromungsrichtung die Schraubenmaschine als Schraubenex-
pander zu betreiben. Diese werden zur Erzeugung elektrischer Energie eingesetzt und kdnnen beispiels-
weise zur Nutzung industrieller Abwérme in ORC- oder CRC-Kreislaufen verwendet werden [Hit16].
Da die Dimensionen des Schraubenexpanders jeweils an das vorhandene Abwérmepotenzial angepasst
werden miissen, werden Schraubenexpander in der Regel nicht in Serie gefertigt. Stattdessen werden
haufig die bereits etablierten Kompressorkonzepte genutzt und modifiziert.

2.2 Aufbau, Arbeitsspiel und arbeitsraumbegrenzende Spalte

Hauptrotor

Arbeitskammer

ND-Lager

HD-Lager

Nebenrotor

Synchronisations- Gehause
getriebe

Abbildung 2.2: Synchronisiertes Lauferpaar und schematisches Gehduse im Halbschnitt.

Die beiden schraubenférmig verwundenen Rotoren sind in einem eng umschlieenden Gehause gela-
gert, vgl. Abbildung 2.2. Die Zahnliicken von Hauptrotor (HR) und Nebenrotor (NR) bilden gemeinsam
mit dem Gehause eine gekapselte Arbeitskammer, im Folgenden kurz als Kammer bezeichnet. Charak-
terisierend fir alle Verdrangermaschinen ist das zyklisch wiederkehrende Arbeitsspiel ihrer Arbeits-
raume. Das Arbeitsspiel des Schraubenkompressors umfasst die Anderung einer Kammer von ihrem
Erscheinen bis zu ihrem Verschwinden und lasst sich in drei charakteristische Phasen gliedern, die in
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Abbildung 2.3 flr die rot gefarbte Kammer dargestellt sind: Das Ansaugen des Arbeitsfluids aus dem
Niederdruckstutzen, die Kompression des Fluids in der gekapselten Kammer sowie das Ausschieben
des Fluids in den Hochdruckstutzen. Abhéngig von der Anzahl der Zahnliickenrdume laufen stets meh-
rere Arbeitsspiele gleichzeitig ab, die unterschiedlich weit fortgeschritten sind.

Hochdruckseite

Radiale Steuerkanten

Ansaugen Axiale Steuerkanten

Verdichten Ausschieben

Hochdruckseite
Abbildung 2.3: Die drei Phasen des Arbeitsspiels von Schraubenkompressoren.

Die Kammer entsteht zundchst im ND-seitigen Stirnschnitt (vgl. Abbildung 0.2) und vergroRert sich
durch die fortlaufende Rotordrehung. Wéhrenddessen ist die Kammer mit dem Niederdruckstutzen, in
dem sich das zu komprimierende Fluid befindet, verbunden. Durch die stetige VergroRerung des Kam-
mervolumens entsteht ein Druckgradient, der zum Ansaugen des Fluids fuhrt. Das Fluid stromt durch
die Einlassflache, deren Berandungslinien als Steuerkanten bezeichnet werden, in die Kammer. Uber-
fahren die nachlaufenden Rotorzahnflanken (Bezug ist die Kammer, vgl. Abbildung 0.2) diese Steuer-
kanten, wird die Kammer vom Niederdruckstutzen getrennt und damit der Ansaugvorgang beendet. Um
einen maximalen Massenstrom zu realisieren, geschieht dies in der Regel bei Erreichen des maximalen
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Kammervolumens. Durch die fortlaufende Rotordrehung bewegen sich die Rotoren wieder in den Zahn-
eingriff, wodurch sich das Volumen der gekapselten Kammer verringert und das Fluid komprimiert
wird. Erreichen die vorlaufenden Rotorflanken der Kammer die hochdruckseitigen Steuerkanten, so ist
die innere Verdichtung beendet und das Fluid wird durch die fortlaufende Kammerverkleinerung durch
die Auslassflache in den Niederdruckstutzen ausgeschoben. Das VVolumen der Kammer verschwindet
am Ende des Arbeitsspiels ganzlich, weshalb der Schraubenkompressor als schadraumfrei bezeichnet
wird.

Aufgrund der Relativbewegungen zwischen den bewegten Rotoren und dem statischen Gehduse sind
Spalte zwischen den Bauteilen zur Vermeidung von Bauteilkontakt zwingend erforderlich. Uber diese
Spalte sind die einzelnen Kammern untereinander, aber auch mit dem Hoch- bzw. Niederdruckstutzen,
verbunden. Da sich die Kammern an unterschiedlichen Stellen des Arbeitsspiels befinden, kommt es zu
einem ungewollten Massenaustausch entgegen der Forderrichtung des Kompressors, der schadlich fur
die Energiewandlungsgute ist. Aus diesem Grund wird versucht, die Spaltflachen so klein wie mdoglich
zu dimensionieren bzw. abzudichten. Zu berticksichtigen sind jedoch Aspekte wie Warmedehnung und
Verformung der Bauteile im Betrieb, Fertigungstoleranzen und Lagerspiele. In Schraubenmaschinen
existieren vier verschiedene Spalte, die im Folgenden vorgestellt werden.

ND-Stirnspalt HD-Stirnspalt

HR-Gehausespalt

NR-Gehausespalt

Abbildung 2.4: Lage von Stirn- und Gehausespalt.

Der Stirnspalt befindet sich zwischen der saug- bzw. der druckseitigen Stirnflache der Rotoren und dem
Gehduse, vgl. Abbildung 2.4. Er stellt (iber jeden Rotorzahn eine Verbindung zwischen benachbarten
Kammern sowie zwischen Kammern und dem Hoch- bzw. Niederdruckstutzen her. Der Stirnspalt lasst
sich — je nach Konstruktion — bei der Montage der Maschine einstellen. Da das Leckagepotenzial auf
der Druckseite deutlich groRer ist, wird dabei die Spalthdhe auf der Druckseite zu Lasten der Hohe auf
der Saugseite so klein wie mdglich eingestellt.
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Der Gehdusespalt verlauft entlang der Verwindungslinie zwischen dem Zahnkopf der Rotoren und der
Gehdusebohrungen (vgl. Abbildung 2.4) und verbindet benachbarte Kammern miteinander. Die Spalt-
geometrie sowie die Spaltbreite und -lange sind an Haupt- und Nebenrotor unterschiedlich.

Der Profileingriffsspalt verlauft entlang der Quasieingriffslinie, die den geringsten Abstand zwischen
Haupt- und Nebenrotor kennzeichnet, vgl. Abbildung 2.5 links. Er verbindet Kammern auf der Druck-
seite mit Kammern der Saugseite, weshalb sich am Profileingriffsspalt grole Druckgefalle einstellen.
Wéhrend des Ausschiebevorgangs kann so das komplette Anlagendruckverhéltnis am Spalt anliegen.

Die Kopfrundungsoéffnung, auch als Blasloch (von engl. ,,Blowhole®) bezeichnet, befindet sich zwi-
schen der Verschneidungskante des Gehéduses und den Flanken der beiden Rotoren, vgl. Abbildung 2.5
rechts. Sie verbindet benachbarte Kammern miteinander. Die GrofRe der Kopfrundungséffnung hangt
stark vom Rotorprofil ab. Sie entsteht, da der Profileingriffsspalt nicht bis an das Gehduse grenzt. Mit
der Einfuhrung der asymmetrischen Rotorprofile konnte die Flache der Kopfrundungséffnung auf der
Druckseite signifikant verkleinert werden. Die Flache auf der Saugseite ist dadurch zwar deutlich gro-
Rer, jedoch liegen hier nur geringe Druckdifferenzen iber dem Spalt an. Dar(ber hinaus befindet sich
auf der Saugseite ein Grof3teil der potenziellen Spaltverbindung im Bereich der radialen Einlassflache
(vgl. Abbildung 2.3), sodass die Kopfrundungséffnung hier nicht relevant ist.

Abbildung 2.5: Lage von Profileingriffsspalt (links) und Kopfrundungséffnung (rechts).

2.3 Volumenkurve und Ladungswechselflachen

Die geometrischen Eigenschaften der Maschine werden in der Regel als Funktion des Hauptrotordreh-
winkels ¢ dargestellt. Dieser Drehwinkel gibt an, um wieviel Grad sich der Hauptrotor aus einer defi-
nierten Rotorposition gedreht hat. Diese Rotorposition, die auch als Rotornulistellung bezeichnet wird,
ist in der Literatur jedoch nicht einheitlich beschrieben. Im Rahmen dieser Arbeit ist der Hauptrotor-
drehwinkel wie in Abbildung 2.6 dargestellt definiert und bedingt, dass bei i > 0° im ND-seitigen
Stirnschnitt am Hauptrotorzahnkopf ein Kammervolumen entsteht. Dadurch besteht in der Hauptro-
tornullstellung ein Winkel von 33° zwischen der Linie zum Hauptrotorzahnkopf und der dargestellten
Horizontalen.
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Abbildung 2.6: Definition des Hauptrotordrehwinkels , Blick auf den ND-seitigen Stirnschnitt
bei ¥ = 0° (oben) und v = 10° (unten).
Der im letzten Abschnitt beschriebene zyklische Verlauf des Kammervolumens kann in Abhangigkeit
des Hauptrotordrehwinkels dargestellt werden, vgl. Abbildung 2.7, und wird als VVolumenkurve be-
zeichnet. Nach der Kammerentstehung verzeichnet das Kammervolumen einen progressiven Anstieg,
bis die nachlaufenden Zahnflanken der Kammer im saugseitigen Stirnschnitt die Geh&useverschnei-
dungskante iiberfahren haben. AnschlieRend steigt das Kammervolumen linear? an. Dieser lineare Zu-
wachs geht in einen degressiven Uber, wenn die Kammer den druckseitigen Stirnschnitt erreicht und
dadurch der Zuwachs der Kammer in Richtung der z-Koordinate endet. Bei grof3en Rotorverwindungen
kann es auBerdem dazu kommen, dass sich die Rotoren der Kammer im saugseitigen Stirnschnitt schon
wieder in den Zahneingriff bewegen, bevor die Kammer den druckseitigen Stirnschnitt erreicht hat, was
ebenfalls zu einem Abflachen der VVolumenkurve fiihrt. Da die Rotoren in der Regel unterschiedliche
Anzahlen an Rotorzédhnen aufweisen, finden Verdichten und Ausschieben nicht mit derselben Zahnli-

2 Bei groRen Umschlingungswinkeln sind zwei lineare Phasen maglich [Utr18a], wenn die Kammer auf der Haupt-
rotorseite durch den erneuten Zahneingriff ihr Maximum bereits erreicht hat, auf der Nebenrotorseite jedoch noch
nicht. Bei nicht-konstanter Rotorsteigung ist es ebenfalls moglich, dass es keinen linearen Bereich gibt.
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ckenpaarung statt wie das Ansaugen. Um dennoch einen gemeinsamen Ausschiebevorgang der ansau-
genden Kammer zu visualisieren, wird der Volumenverlauf des Hauptrotors bei Erreichen des maxima-
len Kammervolumens kiinstlich verlangert [Jan07]. Auf diese Weise entsteht fiir Rotoren mit konstanter
Rotorsteigung eine symmetrische Volumenkurve. Analog zur Kammervergré3erung verringert sich das
Kammervolumen nach Erreichen des Maximums durch den fortlaufenden Zahneingriff wieder. Die Auf-
teilung der Volumenkurve auf Haupt- und Nebenrotorseite wird bei der Beschreibung der Geometrie-
analyse in Abschnitt 6.3.3 detaillierter erlgutert.
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Hauptrotordrehwinkel [°]

Abbildung 2.7: Exemplarischer Verlauf von Kammervolumen sowie Ein- und Auslassflache als
Funktion des Hauptrotordrehwinkels.

Neben der Volumenkurve zeigt Abbildung 2.7 beispielhaft die Querschnittsflachen, die dem Fluid zum
Ladungswechsel zur Verfuigung stehen. Die in Abbildung 2.3 dargestellten saugseitigen Steuerkanten
sind so angeordnet, dass die Kammer bei Erreichen ihres maximalen Volumens vom Saugstutzen ge-
trennt wird, wodurch die axialen Steuerkanten die charakteristische Form der nachlaufenden Zahnflan-
ken der Kammer aufweisen. Die ebenfalls in Abbildung 2.3 dargestellten saugseitigen radialen Steuer-
kanten sind hingegen von der Geometrie der Zahnkdpfe abgeleitet und bieten in der Regel eine vielfach
groRere Flache zum Durchstromen. Beim Erreichen der druckseitigen Ladungswechselflachen wird die
Kammer mit dem HD-Stutzen verbunden und die innere Verdichtung des Schraubenkompressors been-
det. Die Kontur der Steuerkanten ist den vorlaufenden Rotorzahnen der Kammer nachempfunden. Ha-
ben die vorlaufenden Rotorzéhne die Gehduseverschneidungskante am Ende der inneren Verdichtung
noch nicht Uberfahren, so ist ebenfalls eine radiale Auslassflache méglich. Auf die Bestimmung der
Ladungswechselflachen wird in Abschnitt 6.3.4 n&her eingegangen.
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2.4 Geometrische und thermodynamische Kenngr63en

Im Folgenden werden einige Kenngrofen erldutert, die die Geometrie und damit das Betriebsverhalten
des Schraubenkompressors beeinflussen und bei der Auslegung von Schraubenkompressoren ausge-
wahlt werden miissen. Fiir KenngroRien, die auf die Geometrie des Hauptrotors bezogen sind, wird auf
die Angabe eines Index verzichtet. Flr den Nebenrotor wird hingegen der Index NR verwendet.

Als MaR fir die innere Verdichtung des Kompressors dient das innere VVolumenverhéltnis:

v; = _ Vmax Gl. 2.1
VKompr,Ende
Es setzt das maximale Kammervolumen ins Verhéltnis zum Kammervolumen bei Erreichen der druck-
seitigen Steuerkanten. Je groBer das innere VVolumenverhéltnis, desto groRer ist das von der Maschine
realisierte Druckverhdltnis. Gleichzeitig verringern grof3e innere Volumenverhaltnisse die Auslassflé-
che, da die Steuerkanten zu einem spéateren Drehwinkel erreicht werden.

Umschlingungswinkel ¢

Hauptrotordurchmesser D

Abbildung 2.8: Definition von Hauptrotordurchmesser, Rotorlange und Umschlingungswinkel.

Eine weitere Kenngrole stellt die Anzahl der Rotorzahne (im Folgenden als Zahnezahl z bezeichnet)
dar. Die Zahnezahl besitzt einen signifikanten Einfluss auf die Anzahl der parallel ablaufenden Arbeits-
spiele, auf die GroRe der Ladungswechsel- und Spaltflachen und auf den Verlauf des Kammervolumens.
Sie variiert in der Regel zwischen drei und sieben, die Zdhnezahl am Hauptrotor ist dabei geringer oder
gleich der des Nebenrotors.

Neben der Z&hnezahl besitzt die Verwindung der Rotoren groRen Einfluss auf die Charakteristika der
Maschine. Diese Verwindung wird zwischen den Stirnseiten des Hauptrotors gemessen, vgl. Abbildung
2.8, und als Umschlingungswinkel ¢ bezeichnet. Der Umschlingungswinkel ist eine zentrale Kenngrélie
dieser Arbeit und nimmt bei industriellen Anwendungen (blicherweise Werte zwischen 100° und 400°
an [Sto04]. GroRe Umschlingungswinkel fihren zu mehr Spaltflachen, das Arbeitsspiel besitzt jedoch
einen grofRen Hauptrotordrehwinkelbereich, was zu groflen Auslassflachen fihrt. Kleine Umschlin-
gungswinkel hingegen zeichnen sich durch ein kurzes Arbeitsspiel und kleinere Auslass- sowie Spalt-
flachen aus. Mit der Lange L der Rotoren lasst sich die Steigung s der Rotoren bestimmen:
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Uber den Durchmesser D und die Lange L des profilierten Rotorabschnittes l4sst sich auRerdem das
Lange-Durchmesser-Verhaltnis ermitteln. Es nimmt tblicherweise Werte zwischen eins und zwei an,
wird am Hauptrotor gemessen und im Folgenden kurz als L/D-Verhaltnis bezeichnet. Das L/D-Ver-
héltnis beeinflusst bei konstantem Durchmesser und Umschlingungswinkel das maximale Kammervo-
lumen, wéhrend der Drehwinkelbereich des Arbeitsspiels sowie die GrofRe der axialen Ladungswech-
selflachen und Stirnspalte konstant bleiben.

Neben diesen geometrischen KenngréRen gibt es thermodynamische Kennzahlen, mit deren Hilfe un-
terschiedliche Maschinenkonfigurationen und Arbeitspunkte verglichen und damit die Energiewand-
lungsgute bewertet werden kann. Die spezifische Innenarbeit

P, —¢$pdV-n-z

- Gl.2.3
mg mge

w; =
gibt die zur Realisierung des FOrdermassenstroms ms notige spezifische Arbeit® an. Die Innenleistung
P; des Kompressors kann uber die eingeschlossene Flache des pV-Diagramms (wird in Abschnitt 7.3
im Detail vorgestellt) und die aus Hauptrotordrehzahl und -zéhnezahl gebildete Kammerwiederholfre-
guenz n - z bestimmt werden. Der innere isentrope Glitegrad n;, setzt die theoretisch nétige isentrope
Leistung P; ins Verhéltnis zur Innenleistung des Kompressors:

Ps_mf'WS _Ahs
P = Gl.2.4

Nis = =
i Mp- W Wi

Die isentrope Leistung entspricht der spezifischen isentropen Arbeit wg, die im Fall einer isentropen
Kompression des Arbeitsfluids vom Nieder- zum Hochdruck nétig ware, in Verbindung mit dem vom
Kompressor geforderten Massenstrom. Die spezifische isentrope Arbeit kann dabei anhand des spezifi-
schen isentropen Enthalpiegefalles Ahg bestimmt werden.

Im Fall des angetriebenen Hauptrotors lasst sich mithilfe des effektiven Drehmomentes M, der Ma-
schine die effektive Leistung P, und damit der effektive isentrope Gutegrad bestimmen:
P, me+ Ah
Mos = —=—TL — 5 Gl. 2.5
P, 2m-n-M,
Im Gegensatz zur Innenleistung sind in der effektiven Leistung die mechanischen Verluste, die z.B. aus
Lager- und Dichtungsreibung resultieren, enthalten. Diese konnen Uber den mechanischen Wirkungs-
grad quantifiziert werden, der das Verhéltnis aus innerer und effektiver Leistung bildet:

_b Gl. 2.6
T = 2.

% In der Industrie wird die Kompressorleistung haufig auf den Ansaugvolumenstrom bezogen und als spezifische
Leistung mit der Einheit [KW min / m3] bezeichnet.
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Eine Aussage ber das MaR der volumetrischen Spaltverluste der Maschine liefert der Liefergrad:

my my
AL == = Gl. 2.7
Mg th Vinax "Pnp "M Z

Er setzt den vom Kompressor tatsachlich geforderten Massenstrom ¢ ins Verhaltnis zum theoretischen
Massenstrom i 1, der von einer ideal dichten Maschine ohne jegliche dissipative Vorgange beim La-
dungswechsel gefordert werden wirde.

Neben dem Férdermassenstrom des Kompressors ist der innerhalb der Maschine lber die Ladungswech-
selflachen und Spaltflachen ausgetauschte Massenstrom von Interesse. Das einfachste Modell zur Be-
stimmung dieses theoretischen Massenstroms i, ist das einer isentropen Blendenstrémung flr ideale
Gase, welches bereits 1839 von de Saint Venant und Wantzel aufgestellt worden ist [Sai39]. Der Mas-
senstrom wird dabei zwischen einem Hoch- und einem Niederdruckvolumen, die sich in Ruhe befinden
und Ober eine Flache A verbunden sind, ausgetauscht. Diese analytische Bestimmung des Massenstroms
beruht auf der Massen- und Energieerhaltung. Der theoretisch zwischen den beiden Volumina ausge-
tauschte Massenstrom l&sst sich demnach uber folgende Gleichung bestimmen:

2K 2 K+1
. (k- @)
M¢p = PHD (k—1) Ry Typ (I)x — (IL,) « ol 2
mit zﬂ = Mund I, = M fir I > My und I, = gy flir I < e
HD

Die Flache A beziffert den minimal verfligbaren Strdmungsquerschnitt und es wird angenommen, dass
in dieser Flache der Niederdruck vorherrscht. Liegt das Druckverhaltnis I1, unterhalb des fluidspezifi-
schen kritischen Druckverhéltnisses, so muss statt IT das kritische Druckverhaltnis IT,;; in die Formel
eingesetzt werden, das fiir ideale Gase wie folgt bestimmt werden kann:

K

2 )ﬁ Gl. 2.9
k+1

Myrie = (

Die Definition des Druckverhéltnisses als Quotient zwischen Nieder- und Hochdruck bedingt, dass aus
groRen Druckverhaltnissen kleine Massenstrome resultieren. Uber Gl. 2.8 lasst sich ein zwischen zwei
Volumina ausgetauschter Massenstrom einfach bestimmen. Die Gleichung ist aufgrund der Annahmen
jedoch nur bedingt zur Bestimmung des tatséchlich vorherrschenden Massenstroms m geeignet. Aus
diesem Grund hat sich fur den hier vorgestellten theoretischen Massenstrom ein Korrekturfaktor, der
Stromungsbeiwert a, etabliert:

a=— Gl. 2.10
Mip
Ist der Stromungsbeiwert bekannt, so kann durch Multiplikation mit dem theoretischen Massenstrom
der reale Massenstrom bestimmt werden. Der Stromungsbeiwert vereint damit die Auswirkungen aller
im theoretischen Ansatz nicht beriicksichtigten Effekte und kann sowohl Werte kleiner eins — beispiels-
weise, wenn die Stromung stark reibungsbehaftet ist — als auch groRer eins — beispielsweise, wenn der
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Druck im engsten Stromungsquerschnitt aufgrund einer speziellen Geometrie des Stromungskanals un-
terhalb des Niederdruckes liegt — annehmen. Eine Ubersicht (iber geleistete Vorarbeiten beziiglich des
Strémungsbeiwertes liefert Abschnitt 2.6.

2.5 Simulationskonzepte

Zu Schraubenmaschinen ist nur wenig Literatur in Form von Buchern verfugbar. Zu ihnen zahlen die
Werke von Rinder [Rin79], der unter anderem die analytischen Gleichungen zur Erzeugung des asym-
metrischen SRM-Profils und zur Bestimmung der zugehdrigen geometrischen Eigenschaften angibt, und
Konka [Kon88], der bei Auswahl und Konstruktion des Kompressors fiir verschiedene Anwendungen
unterstiitzt. Neben diesen deutschsprachigen Biichern gibt es auBerdem Werke in russisch [Sak70],
[Amo77], chinesisch [Xin00] und englisch [Sto05]. Die Forschung an Schraubenmaschinen wird seit
dem kommerziellen Erfolg der Maschine von Industrie- und Forschungseinrichtungen intensiv betrieben
und die Ergebnisse regelméaRig auf internationalen Tagungen ausgetauscht und in Journals veréffent-
licht. Ziel der wissenschaftlichen Forschung ist haufig die Simulation der Schraubenmaschine mit dem
Vorhaben, thermodynamische Effekte zu verstehen und die Schraubenmaschine fiir gegebene Randbe-
dingungen zu optimieren und damit den Aufwand fir experimentelle Untersuchungen zu reduzieren.

Heutzutage kommt der Simulation neuer Maschinenkonzepte in nahezu allen Bereichen des Maschinen-
baus eine groRe Bedeutung zu. Das Ziel von Simulationen ist die Ermittlung des Betriebsverhaltens der
Maschine, ohne dass sie in der Realitdt existieren muss. Die zeit- und kostenintensive Fertigung und
Untersuchung von Prototypen kann auf diese Weise unterstitzt und auf ein Minimum reduziert werden.
Grundlage einer Simulation sind Methoden und Modelle, die die Geometrie der zu untersuchenden Ma-
schine und ihre physikalischen Zusammenhénge hinreichend genau abbilden. Die Geometrieanalyse und
Modellsynthese der komplexen Schraubengeometrie stellt den Anwender jedoch vor Herausforderun-
gen. Dazu gehoren:
e Erscheinen und Verschwinden von Kammern sowie Existenz mehrerer Kammern gleichzeitig.
e Bewegung der Kammer in axiale und radiale Richtung.
e Verbindung der Kammern iber komplexe Spaltgeometrien mit unterschiedlichen Relativbewe-
gungen.
e Auswahl von geeigneten Modellen zur Bestimmung von Massen- und Warmestromen sowie
Phasen(ibergangen.

Fir eine Grobauslegung der Maschine kénnen die funktionalen Zusammenhéange zwischen der auszule-
genden GroRe (z.B. Innenleistung), der Maschinengeometrie (z.B. inneres Volumenverhaltnis) und den
Betriebsrandbedingungen (z.B. Anlagendruckverhaltnis) aufgestellt werden [Jan07]. Bei dieser analyti-
schen Betrachtung werden dissipative Vorgange wie Spaltmassenstrome meist vernachlassigt oder
durch empirische bzw. halbempirische Beziehungen berlicksichtigt, sodass die Abbildungsgute der Si-
mulation in der Regel gering ist. Fir detailliertere Simulationen von Schraubenmaschinen haben sich
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zwei unterschiedliche Simulationsansatze etabliert, die nulldimensionale Kammermodellsimulation® so-
wie die dreidimensionale Simulation mittels numerischer Strémungssimulation (engl. Computational
Fluid Dynamics, CFD) und hybride Simulationsansatze, die im Folgenden vorgestellt werden.

Kammermodellsimulationen werden heutzutage in diversen Anwendungsbereichen zur Vorhersage des
Verhaltens von Verdrangermaschinen genutzt. Die Simulation beruht auf einem Kammermodell, wel-
ches die geometrischen Eigenschaften der zu untersuchenden Maschine, wie die Verlaufe von Kammer-
volumen und Stutzenflachen sowie die Spaltflachen als Funktion z.B. des Hauptrotordrehwinkels, be-
inhaltet. Die Ermittlung dieser Daten ist aufgrund der Geometrie der Schraubenmaschine komplex und
eine akkurate Abbildung der Geometrie fur genaue Simulationsergebnisse von grofRer Bedeutung. Eine
Methode zur Analyse der Rotorprofile zur Ableitung der benétigten Geometriedaten mit dem Ziel der
Optimierung geometrischer Parameter wird von Singh und Onuschak [Sin84] vorgestellt. Buckney et
al. [Buc12] ermitteln die Verldufe von Kammervolumen, Stutzenfldchen sowie von Profileingriffsspalt
und Kopfrundungsdéffnung und validieren die Daten mit CAD-Daten. Nadler [Nad17] zeigt eine detail-
lierte dreidimensionale geometrische Analyse der gesamten Maschine zur Kammermodellerzeugung.

Wiéhrend der Kammermodellsimulation wird der Fluidzustand in den Kammern unter Berticksichtigung
zu- und abflieRender Massen- und Energiestroéme und der Volumenanderung auf Basis der Massen- und
Energieerhaltung bestimmt. Dabei gilt die Annahme, dass die kinetische Energie innerhalb der Kam-
mern im Vergleich zur inneren Energie des Fluids vernachléssigbar ist. Der Fluidzustand in der Kammer
wird auBerdem zu jedem Zeitschritt als homogen betrachtet. Uber die Stutzen- und die Spaltflachen
stehen die Kammern hinsichtlich Masse und Energie im Austausch miteinander. Die Bestimmung der
ausgetauschten Massenstrome geschieht in der Regel anhand einfacher Berechnungsansatze, deren Ge-
nauigkeit jedoch von groRer Bedeutung fur die Abbildungsgite der Gesamtsimulation ist. Fir einen
stationdren Betrieb der Verdrangermaschine wird der wahrend eines Berechnungszyklus bestimmte
Verlauf des Kammerzustandes mit dem Ergebnis des VVorgangerzyklus verglichen und auf Konvergenz
Uberpruft und auf diese Weise der Kammerzustand iterativ bestimmt, bis ein nutzerdefiniertes Konver-
genzkriterium erreicht ist.

Fur eine erste Naherung ist es moglich, nur eine reprasentative Kammer zu betrachten, was als Einkam-
mersimulation bezeichnet wird. Dabei wird die eigentlich auf Haupt- und Nebenrotor aufgeteilte Kam-
mer als eine Kammer betrachtet, was jedoch aufgrund der Transportphase bei unterschiedlichen Zahne-
zahlen der Rotoren eine Vereinfachung darstellt. Um dies zu umgehen, werden h&ufig nicht das kom-
plette Arbeitsspiel, sondern nur die Kompression und das Ausschieben (bzw. bei Expandern die Fiillung
und die Expansion) betrachtet. Spaltmassenstrome werden in der Regel nur zur vor- bzw. nachlaufenden
Kammer modelliert. Spaltmassenstréme zu nicht direkt benachbarten Kammern werden nicht oder nur
vereinfacht beruicksichtigt, da die Kammer wahrend des Ansaugens (bzw. bei Expandern wahrend des
Ausschiebens) haufig nicht modelliert ist. Uber das Ergebnis einer Kammer kann anschlieRend aufgrund
des zyklischen Arbeitsspiels auf das Verhalten der Gesamtmaschine geschlossen werden. Eine Verbes-
serung der Abbildungsgute wird durch die Mehrkammersimulation erreicht. Statt das komplette Arbeits-

4 Die Kammermodellsimulation wird als nulldimensional bezeichnet, da bei diesem Simulationsansatz das Fluid
in der Kammer keine Geschwindigkeit besitzt.
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spiel einer Kammer zu modellieren, werden hier alle Kammern gleichzeitig betrachtet und in ihre An-
teile auf der Haupt- und Nebenrotorseite aufgeteilt. Auf diese Weise konnen alle Spaltflaichen ohne
Vereinfachungen bercksichtigt und beispielsweise instationére VVorgénge, wie das Anfahren des Kom-
pressors, simuliert werden. Die Verbindung der zu einer Kammer vereinten Zahnliickenrdume wird tber
eine Verbindungsflache modelliert. Durch die gleichzeitige Betrachtung aller Kammern reicht es aus,
nur den Drehwinkelbereich eines Zahnteilungswinkels (360° / z) des Hauptrotors zu modellieren, da
sich anschlieBend der geometrisch identische Zustand einstellt. Ergebnisse der Kammermodellsimula-
tion sind unter anderem der zeitliche Druck- und Temperaturverlauf in den Kammern sowie der Forder-
massenstrom, wodurch sich Kennzahlen wie der innere isentrope Gitegrad sowie der Liefergrad bestim-
men lassen.

Ein kontrollvolumenbasiertes Modell zur Simulation eines Kolbenverdichters ist bereits 1974 von
Prakash und Singh [Pra74] aufgestellt worden. 1982 sind durch Naujoks [Nau82] Kammermodellsimu-
lationen fir trockenlaufende Schraubenkompressoren genutzt worden. Im selben Jahr haben Bein und
Hamilton [Bei82] ein Simulationsmodell furr nasslaufende Kompressoren aufgestellt. Das Simulations-
prinzip findet seitdem hé&ufig Verwendung, Vergleiche mit experimentellen Daten belegen die Eignung
zur Simulation von Schraubenmaschinen [Bucl3], [Haul3], [Tem07], [Jan07], [Nau82]. Zur VergroRe-
rung der Modellierungstiefe kann der Simulationsansatz erweitert werden, sodass Kammermodellsimu-
lationen heute neben nass- und trockenlaufenden Kompressoren auch fir Expander [Ht16] sowie Va-
kuum-Anwendungen [Roh05], [Nad17] genutzt werden. Das Verfahren eignet sich auBerdem zur Be-
stimmung der mechanischen Rotormomente [Tem07] und lasst durch Zuhilfenahme geeigneter Wérme-
tibergangsmodelle eine diabate Betrachtung der Maschine zu [HUit16], [Kel97], [Rof97], [Roh05]. Eine
grofRe Unsicherheit des Modells bleibt jedoch die Bestimmung der Spaltmassenstrome.

Mehrdimensionale Stromungssimulationen auf Basis der Navier-Stokes-Gleichungen werden heutzu-
tage in vielen Bereichen des Maschinenbaus genutzt, sodass eine Vielzahl kommerzieller und nicht-
kommerzieller Solver zur Verfugung stehen. Im Bereich der Schraubenmaschine erschweren jedoch die
komplexe Geometrie und die damit verbundenen Probleme bei der Netzerstellung die Anwendung.
Problematisch sind die groRen Unterschiede der geometrischen Abmessungen: Wéhrend Lénge und
Durchmesser der Rotoren im Bereich dutzender Zentimeter liegen kénnen, sind die Spalth6hen héufig
wenige hundertstel Millimeter groR. Zur realitdtsnahen Abbildung der Spaltmassenstrome werden daher
hohe Anforderungen an das Rechennetz gestellt, sodass anfanglich — trotz vorhandener Solver — keine
geeigneten Netze generiert werden konnten [Kov02]. Stosic et al. [Sto03] entwickeln eine Methode zur
Vernetzung der Arbeitskammern. Die Ergebnisse von Rane et al. [Ran15b] verdeutlichen jedoch, wie
sensibel das Simulationsergebnis von der Qualitét des verwendeten Netzes abh&ngen kann. Pascu et al.
[Pas14] zeigen, dass ein feines Netz im Spalt zur hinreichend genauen Abbildung nétig ist. In den ver-
gangenen Jahren ist verstérkt an der Entwicklung von Netzen mit einer akkuraten Abbildung der Spalte
gearbeitet worden, sodass heute eine zufriedenstellende Abbildungsgiite erreicht werden kann [Kov13],
[Kov14a], [Ran15b], [Row18] und einige kommerzielle Programme zur (teil)automatisierten Netzgene-

rierung zur Verfilgung stehen. Dazu zahlen unter anderem SCORG™ [Kov07a] und Twinmesh™
[Spil5], [Hes14], eine weitere Methode wird von Rowinski et al. [Row18] vorgestellt. Ein neuer Ansatz
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ist die Netzerstellung und Simulation mittels isogeometrischer Analyse [Hin18], [M6118], was dem Nut-
zer die Maschinenauslegung erleichtert, da der Design- und der Simulationsprozess auf dem gleichen
Datenformat basieren kénnen.

Neben dem Rechennetz héngt das Simulationsergebnis stark davon ab, wie die Turbulenz in der Ma-
schine modelliert wird. Kethidi et al. [Ket11] untersuchen verschiedene Netze und Turbulenzmodelle,
wobei sich teilweise starke Unterschiede fur die Fluidgeschwindigkeit in der Kammer herausstellen.
Kovacevic et al. [Kov14a], [Kov14b] stellen ebenfalls Unterschiede bei Benutzung verschiedener Sol-
ver und Turbulenzmodelle fest und kommen zu dem Schluss, dass fir die bewegten Netze der Schrau-
benmaschine die Standardturbulenzmodelle nicht ausreichend genau sind und schlagen eine Neuent-
wicklung vor.

Im Vergleich zur Kammermodellsimulation ist die Simulation mittels CFD viel rechenintensiver und
die Simulationsvorbereitung sowie die Ergebnisbewertung nehmen deutlich mehr Zeit in Anspruch, so-
dass CFD-Simulationen meist zur Nachrechnung einzelner Maschinen sowie zur Ermittlung detaillierter
Informationen, z.B. der Kammerzustande, genutzt werden. Papes et al. [Pap15] stellen CFD- und Kam-
mermodellsimulation fur einen Schraubenexpander gegentber und kénnen hinsichtlich der Maschinen-
kennwerte Unterschiede im Bereich weniger Prozent feststellen. Heiyanthuduwage et al. [Heill] ver-
gleichen die Eigenschaften von Kammermodell- und CFD-Simulationen. Vorteil der CFD-Simulation
sind die vielen detaillierten Informationen, die tber den Fluidzustand gewonnen werden kdnnen und
tiber die Ergebnisse der Kammermodellsimulation hinausgehen, beispielsweise die ortliche Druckver-
teilung in der Arbeitskammer. Kennedy et al. [Ken17] simulieren einen trockenlaufenden Schrauben-
kompressor mittels Kammermodellsimulation und numerischer Stromungssimulation. Ein Abgleich mit
experimentellen Daten zeigt eine hohere Abbildungsglite bei der Kammermodellsimulation.

Die Optimierung von Schraubenkompressoren bedingt zwangslaufig die Simulation vieler verschiede-
ner Maschinenkonfigurationen, wofur die aufwendige CFD-Simulation der Gesamtmaschine aufgrund
der komplexen Netzerstellung und der langen Rechenzeiten ungeeignet ist. Es gibt Versuche, die Vor-
teile der beiden vorgestellten Simulationsansétze zu vereinen. So nutzen Kovacevic et al. [Kov07b] eine
dreidimensionale Simulation der ansaugenden und ausschiebenden Kammer zur verbesserten Abbil-
dung von Ein- und Ausstromverlusten, wéhrend die in der Kompression befindliche Kammer nur ein-
dimensional abgebildet wird. Papes et al. [Pap16] simulieren einen Schraubenkompressor mittels Kam-
mermodellsimulationen und koppeln das Modell mit einer dreidimensionalen Stromungssimulation fir
den Einlassstutzen, um auftretende Pulsationen besser abzubilden. Bei nur geringem Genauigkeitsver-
lust kann so die Rechenzeit stark reduziert werden. Dariiber hinaus wird haufig versucht, den Spalt-
durchfluss in Experimenten oder mehrdimensionalen Stromungssimulationen zu untersuchen und die
Ergebnisse anschliefend in das Kammermodell einzubinden, um den Simulationsaufwand der Schrau-
benmaschine zu reduzieren, [Dre89], [Roh05]. Die Einbindung kann beispielsweise lber eine Daten-
bank, die die Ergebnisse der Durchflussuntersuchung enthélt, geschehen.

2.6 Untersuchungen einphasiger Spaltmassenstrome

Der folgende Abschnitt beschéftigt sich mit der Bestimmung von Spaltmassenstrémen in Verdranger-
maschinen. Der im Folgenden aufgezeigte Forschungsstand bezieht sich auf die trockenlaufende
Schraubenmaschine und beschrankt sich damit auf einphasige Spaltstromungen. Phaseniibergénge des
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Arbeitsfluids oder ein Fluidgemisch aus gasférmigem Arbeitsfluid und flissigem Hilfsfluid werden im
Rahmen dieser Arbeit nicht behandelt.

Die Bestimmung der Durchflusscharakteristika durch die verschiedenen Spalttypen einer Schraubenma-
schine ist aufgrund der Geometrie der Strémungspassage und des bewegten Bezugsystems komplex.
Fur den Schraubenkompressor im Uberdruckbereich sind zwei sich tiberlagernde Stromungseffekte ur-
séchlich fur Spaltmassenstrome, die druckgetriebene Strémung (Poiseuille-Stromung) sowie die aus der
Rotorbewegung resultierende Schleppstromung (Couette-Stromung). Genaue Werte fiir den Massen-
strom lassen sich nur in aufwendigen Experimenten und Simulationen ermitteln. Darlber hinaus werden
in der Literatur analytische Berechnungsansétze und numerische Verfahren zur Bestimmung des Spalt-
durchflusses beschrieben. Zur Bestimmung der Spaltmassenstrdme in Kammermodellen wird haufig der
in Abschnitt 2.4 vorgestellte analytische Ansatz nach Gl. 2.8 genutzt. Durch die Einfachheit der Mas-
senstrombestimmung lasst sich der Ansatz gut in Kammermodellsimulationen integrieren, ist jedoch
aufgrund der gemachten Annahmen fur die meisten Anwendungen nicht zur Bestimmung des tatsachlich
vorherrschenden Massenstroms i geeignet. So vergleichen beispielsweise Yuan et al. [Yua92] und Fan
und Chen [Fan94] den Ansatz mit experimentellen Daten und zeigen, dass der Massenstrom fiir den
untersuchten Spalt zu grofR berechnet wird. Aus diesem Grund wird in der Regel zusétzlich der in GI.
2.10 definierte Stromungsbeiwert a genutzt, um den tatséchlichen Massenstrom abzubilden. Zahlreiche
Veroffentlichungen thematisieren die Bestimmung des Stromungsbeiwertes fur verschiedene Geomet-
rien bei unterschiedlichen thermodynamischen Randbedingungen. Die Kenntnis des Strémungsbeiwer-
tes ist fir eine sinnvolle Kammermodellsimulation der Schraubenmaschine von grofier Wichtigkeit,
weshalb verstérkt an der Bestimmung des Stromungsbeiwertes fiir Spaltgeometrien gearbeitet wird. Im
Folgenden werden Untersuchungen an statischen und bewegten Spalten vorgestellt. Neben Untersu-
chungen in Schraubenmaschinen sind Arbeiten zu Spalten anderer Verdrangermaschinen verfuigbar. Die
Spaltgeometrien, wie z.B. der Stirnspalt, sind ahnlich bzw. identisch, weshalb auch auf Ergebnisse an-
derer Verdrangermaschinen zuriickgegriffen wird. Einen Uberblick tiber unterschiedliche Strémungs-
modelle und die Anwendung in verschiedenen Verdrangermaschinen liefern Bell et al. [Bell3b],
[Bel13a]. Gangige Praxis ist die experimentelle oder simulative Bestimmung des Stromungsbeiwertes
flir relevante Geometrien und die anschliefende Einbindung in Kammermodellen. Dieser Ansatz wird
unter anderem von Dreil3ig [Dre89], Peveling [Pev87a], Sauls [Sau96] und Rohe [Roh05] verwendet.

Im Folgenden werden zun&chst die Ergebnisse von Forschungsarbeiten bis 1980 ohne direkten Bezug
zur Schraubenmaschine vorgestellt. Von groRem technischen Interesse sind die Stromungsbeiwerte von
Wellendichtungen, weshalb viele Untersuchungen fiir Ringspalte verfigbar sind. Obwohl die Bauteile
rotieren, werden die Strémungsbeiwerte aufgrund der komplexen Abdichtung héufig in statischen Ex-
perimenten ermittelt. Trutnovsky [Tru73] gliedert den Strdmungsbeiwert in ein Produkt aus einer Kon-
traktionszahl und einer Reibungszahl. Die Kontraktionszahl beriicksichtigt die Reduzierung des verfiig-
baren Stromungsquerschnittes, beispielsweise durch die Einschniirung der Strémung, welche unter an-
derem von Bell [Bel57] und von von Mises [Mis17] untersucht wird. Die Reibungszahl beinhaltet die
Reduzierung der Strémungsgeschwindigkeit infolge von Reibung. Im Experiment, wenn einzig der
Durchfluss durch eine Kontur gemessen wird, ist eine Unterteilung des Stromungsbeiwertes in Rei-
bungszahn und Kontraktionszahl jedoch nicht méglich. Viele Veroffentlichungen ermitteln den Stro-
mungsbeiwert bei Variation der thermodynamischen und geometrischen Randbedingungen. Kearton
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und Keh [Kea52] zeigen, dass der Stromungsbeiwert mit kleinerer Spalththe und steigendem Druck-
verhdltnis sinkt. Snow [Sno52] erganzt weitere Untersuchungen und zeigt einen deutlichen Abfall des
Strémungsbeiwertes fir grole Verhéltnisse von Spaltldnge zu -héhe (vgl. Abbildung 0.1). Beide Quel-
len vernachlassigen jedoch, dass bei ihren Untersuchungen die Reynoldszahl variiert wird, die ebenfalls
Einfluss auf den Stromungsbeiwert hat. Egli [EgI35] hingegen zeigt den Stromungsbeiwert von Dampf
flr Lochblenden mit scharfen Kanten in Abhangigkeit der Reynoldszahl und gibt fir seine Untersu-
chungen eine kritische Reynoldszahl von 1000 an, ab welcher der Stromungsbeiwert konstant ist. Tang
und Fenn [Tan78] untersuchen den Durchfluss durch symmetrische, konvergierende Kreisblenden fiir
verschiedene Fluide und stellen einen kontinuierlichen Anstieg des Strémungsbeiwertes mit der Rey-
noldszahl sowie einen Einfluss des Isentropenexponenten fest. Bragg [Bra60] erweitert ein inkompres-
sibles Modell, um es auch fur Gase anwendbar zu machen und stellt groRere Stromungsbeiwerte fiir
kleinere Isentropenexponenten fest. Trojanovsky [Tro50] zeigt den Strémungsbeiwert flr Spalte mit
verschiedenen Ein- und Auslaufgeometrien und stellt im Vergleich zu scharfen Kanten deutlich gréfiere
Stromungsbeiwerte fur abgerundete Einlaufkonturen fest. Zusammengefasst ist damit bereits in den
1960er Jahren festgestellt worden, dass der Strémungsbeiwert von Gasen ohne Betrachtung der Bewe-
gung der Systemberandung im Allgemeinen abhéngt von:

e Dem Druckverhéltnis.

e Dem Fluid bzw. dem Isentropenexponenten (bzw. der Machzahl).

e Der Reynoldszahl.

o Der Geometrie der Strémungspassage.

Im Folgenden werden die Ergebnisse von Spaltuntersuchungen in VVerdrdngermaschinen ohne Einbezug
der Systembewegung vorgestellt. Huang [Hua94] berechnet laminare Spaltstrdmungen in einem Recht-
eckspalt mit Ein- und Auslaufbereich. Dazu benutzt er sowohl die Navier-Stokes-Gleichungen in Ver-
bindung mit einem Finite-Volumen-Verfahren als auch einen vereinfachten eindimensionalen Ansatz.
Ist die Spalthohe im Verhaltnis zur Spaltlange klein, so ergeben beide Ansétze nahezu dieselben Mas-
senstrome. Bei steigenden Spalthéhen sinkt die Abbildungsglite des eindimensionalen Verfahrens. Ge-
nerell ergeben sich fur groRere Reynoldszahlen und Spalthhen sowie kleinere Druckverhéltnisse gro-
Rere Massenstrome.

Peveling [Pev87a], [Pev87b] untersucht verschiedene statische Konturen und nutzt zur Bestimmung
unabhéngiger EinflussgroRen das Pi-Theorem. Neben geometrischen Kennzahlen werden so die Rey-
noldszahl, die Machzahl sowie das Druckverhéltnis bestimmt. Der ihm zur Verfligung stehende experi-
mentelle Aufbau — der Niederdruck entspricht dem Atmosphéarendruck — lasst eine unabhéngige Varia-
tion der Kennzahlen jedoch nicht zu, sodass in den dargestellten Ergebnissen mehrere Kennzahlen
gleichzeitig variiert werden. So wird nicht klar, ob ein Anstieg des Strdmungsbeiwertes bei steigenden
Reynoldszahlen tatsachlich auf die Variation der Reynoldszahl oder auf die Anderung des Druckver-
héltnisses zurtickzufiihren ist. Peveling teilt die 27 untersuchten, symmetrischen Spalte in drei Klassen
ein: Blenden&hnliche Spalte mit einer geringen Spaltlange und einem Radius, die durch den geringen
Reibungseinfluss Stromungsbeiwerte nahe eins besitzen, Spalte mit einem langlichen Stromungskanal
konstanter Spalthche, die aufgrund der Reibung geringe Stromungsbeiwerte besitzen, und Spalte mit
einer moderaten Duse-Diffusor Geometrie, die aufgrund der Druckriickgewinnung im Diffusor im engs-
ten Querschnitt einen Druck unter dem Niederdruck aufweisen, wodurch der Strdmungsbeiwert groRer
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als eins werden kann. Prins [Pri06] erweitert diese Spaltklassen um eine vierte, bei der nach einem
langlichen Stromungskanal mit groRem Reibungseinfluss eine geometrische Strémungsablésung durch
eine Abrisskante provoziert wird, was durch die reduzierte Druckriickgewinnung einen verringerten
Stromungsbeiwert zur Folge hat. Prins und Infante Ferreira [Pri98b] vergleichen Pevelings Strdmungs-
beiwerte mit den Ergebnissen eines analytischen inkompressiblen und eines kompressiblen numerischen
Ansatzes, kdnnen die Daten jedoch nicht validieren und fuhren dies auf eine unzureichende Abbildung
der viskosen Effekte zuriick. In einem zweiten Ansatz [Pri98a] verbessern sie das kompressible Modell
durch die temperaturabh&ngige Bestimmung der Viskositat und passen die reynoldszahlabhéngige Be-
stimmung des Reibungskoeffizienten tber einen Optimierungsalgorithmus an, sodass die Stromungs-
beiwerte bestmdglich berechnet werden. In einem weiteren Beitrag [Pri03] stellen sie einen reibungs-
freien Ansatz mit einem Modell gegenuber, bei dem der Druckabfall ganzlich durch Reibung hervorge-
rufen wird, wobei hier als Randbedingung die Annahme eines Geschwindigkeitsprofils im Spalt nétig
ist. Besonders fir grofRe Druckverhaltnisse (nach GI. 2.8) reduziert sich fiir das reibungsbehaftete Mo-
dell in dem untersuchten Beispiel der durchgesetzte Massenstrom. Fiir eine Erklarung der von Peveling
gemessenen Massenstrome ist das Modell jedoch weiterhin ungeeignet. Derselbe Ansatz wird jedoch
von Mathison et al. [Mat08] fur die Simulation der druckgetriebenen Spaltstrdmungen genutzt und flhrt
zu einer guten Abbildung der Gesamtmaschine. Prins [Pri04] versucht in einem weiteren Ansatz den
Grenzschichtcharakter der Stromung in Form des Geschwindigkeitsprofils bei der Ermittlung des
Durchflusses zu beriicksichtigen. Die resultierenden Strdmungsbeiwerte weichen je nach Spaltart zwi-
schen 12 und 25 % vom Experiment ab und unterstreichen die Komplexitét der Spaltsimulation. 2013
greifen Sauls und Branch [Saul3] die Ergebnisse von Peveling erneut auf und versuchen, die Stro-
mungsbeiwerte mittels kommerzieller Software (Ansys® CFX, SST Turbulenzmodell) zu simulieren.
Die simulierten Massenstrome sind, besonders fir eine geringe Spalththe, stets groRer als die von Pe-
veling gemessenen. Fehlende Angaben zu Messungenauigkeiten der von Peveling erfassten Werte er-
schweren die Einordnung der Simulationen. Die qualitativen Verlaufe stimmen jedoch sehr gut mit den
gemessenen (berein, besonders im transitionellen Reynoldszahlbereich kann die Abbildungsgtite tiber
die Wahl einer entsprechenden Ubergangsturbulenzoption deutlich verbessert werden.

Weitere experimentelle Untersuchungen zu Stromungen durch den Gehéuse- und Profileingriffsspalt
von Schraubenmaschinen sind von Sachs verfligbar [Sac02]. Mithilfe der Schlierentechnik visualisiert
er den Dichtegradienten im Spalt und kann daraus Rickschlisse auf geometrie- und stoRinduzierte Ab-
I6sungen sowie auf Orte und Intensitat von Verdichtungsstoien bzw. Verdinnungsfachern ziehen. Mit-
hilfe von Dichtleisten werden gezielt geometrisch bedingte Ablésungen hervorgerufen und damit der
Spaltmassenstrom beeinflusst. Uber eine Anpassung der Hauptrotorzahnkontur mit vielen Einkerbungen
(,,Labyrinthspalt®) wird eine Verwirbelung des Fluids erzeugt und dadurch der Strémungsbeiwert ge-
senkt. Auflerdem kann eine Verringerung des Stromungsbeiwertes mit steigender Oberflachenrauheit
und eine Abhéngigkeit vom Druckverhaltnis nachgewiesen werden. Am Nebenrotor mit einer Dicht-
leiste werden Stromungsabldsungen an Rotor und Gehduse hervorgerufen, wodurch die Strémung ein-
geschnirt wird und der engste Stromungsquerschnitt hinter der Dichtleiste vorliegt. Im Vergleich mit
abgerundeten Konturen kénnen scharfkantige Dichtleisten den Spaltdurchfluss merklich reduzieren. Die
erzeugten Schlierenbilder bilden die Grundlage fiir weitere Untersuchungen mittels mehrdimensionaler

5 Ansys, Inc., Canonsburg, Pennsylvania.
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Strémungssimulation. Erste Versuche zur Nachrechnung der Schlierenbilder am Nebenrotorzahnkopf
sind von Vimmr mithilfe eines nicht-viskosen Modells verfligbar [Vim02]. Sachs [Sac02] nutzt fiir die
Simulation der Hauptrotorstrémung die Software Fluent und nutzt dabei ebenfalls ein nicht-viskoses
Modell sowie das k-e-Turbulenzmodell und ein Reynolds-Stress-Modell. Keines der drei Modelle kann
das Schlierenbild genau wiedergeben. Die beste Ubereinstimmung fiir das untersuchte Spaltdruckver-
haltnis von 0,5 wird mit dem Reynolds-Stress-Modell erreicht, wobei jedoch Stol3reflexionen nicht ak-
kurat abgebildet werden kénnen. Kauder und Stratmann [Kau02b] nutzen ebenfalls Fluent und kénnen
die Ubereinstimmung mit dem Schlierenbild durch das Spalart-Allmaras Turbulenzmodell verbessern.
Analog nutzen Utri et al. [Utr18c] die Software Ansys® CFX und untersuchen dabei die Abbildungsgiite
des Spalart-Allmaras- und des k-w-SST-Turbulenzmodells. Beide Turbulenzmodelle kénnen den Stro-
mungsbeiwert in dem experimentell untersuchten Druckverhéltnisbereich mit hoher Genauigkeit repro-
duzieren.

Ishii et al. [Ish96] untersuchen den Stirn- und den Radialspalt (Spalt zwischen den Windungen von
Stator und Rotor) in Scrollkompressoren mit dem Kéltemittel R22 experimentell und simulativ. Ein
einfacher inkompressibler, turbulenter Ansatz mit reynoldszahlabhéngiger Ermittlung eines Reibbei-
wertes reicht aus, um die experimentell bestimmten Druckabfallmessungen durch kleine Spalte (10 bzw.
20 Mikrometer Spalththe) mit Abweichungen zwischen 10 und 15 % nachzubilden. Dies verdeutlicht,
dass die Reibung der entscheidende Einflussfaktor bei langlichen Spalten mit geringen Spalthéhen ist.
Die analytische Bestimmung des Massenstroms durch den konvergenten-divergenten Radialspalt hin-
gegen hat Abweichungen bis zu 35 % zur Folge. Die Anwendung der kompressiblen Fannostrémung
fhrt zu einer Verschlechterung der Abbildungsgiite. Aus neueren Experimenten zu den beiden Spaltty-
pen mit Kohlendioxid berechnen Ishii et al. [Ish08] in Analogie zu Blasius fir Rohre [Blal3] den Rei-
bungsbeiwert fur beide Spalte in Abhé&ngigkeit der Reynoldszahl. Der inkompressible Ansatz genlgt
auch hier zur naherungsweisen Bestimmung des Spaltdurchflusses. Ebenfalls durchgefiihrte Untersu-
chungen fur Spalte mit verschiedenen Oberflachen zeigen eine deutliche Abnahme des Durchflusses bei
raueren Oberflachen. Kim et al. [Kim16] untersuchen ebenfalls Radialspaltstromungen und gleichen
ihre CFD-Simulationen (inkompressible Simulation mit Ansys® Fluent) mit experimentell ermittelten
Verlaufen ab. Dabei stellen sie eine starke Abhangigkeit des Strdmungsbeiwertes von der Spalthdhe,
dem Druckverhaltnis sowie dem Hochdruck fest, eine Abhangigkeit von der Spaltbreite geht aus den
Ergebnissen nicht hervor.

Bell et al. [Bel13a] stellen ein allgemeines Modell zur Berechnung der Spaltmassenstréme in Rotations-
verdrangermaschinen unter Beriicksichtigung von Massen-, Energie- und Impulserhaltung und veran-
derlichen Stromungsquerschnitten auf. Die im Spalt entstehende Reibung wird liber einen Reibungsbei-
wert berlicksichtigt. Es werden beispielhaft ein Ringspalt und der bereits beschriebene Radialspalt von
Scrollkompressoren simuliert und die Ergebnisse anhand eines Stromungsbeiwertes (Definition in
[Bel13a] reziprok zu GI. 2.10) als Funktion von Spalththe und Reynoldszahl dargestellt. Die resultie-
renden Stromungsbeiwerte variieren stark, von 1000 im Bereich kleiner Reynoldszahlen bis nahezu null
fir Reynoldszahlen groRer 3000. Die Ergebnisse werden mithilfe der Methode der kleinsten Fehler-
quadrate approximiert, wobei nur die Abhangigkeit von der Spalththe, -1ange sowie der Reynoldszahl
angenommen wird. Die mittlere Abweichung von den Simulationswerten ist mit elf bzw. 15 % ver-
gleichsweise hoch und ldsst vermuten, dass nicht alle Abhangigkeiten in der Formel enthalten sind.
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Im Folgenden werden die Ergebnisse zu Spaltuntersuchungen unter Berlicksichtigung der Bauteilbewe-
gung vorgestellt. Wahrend beispielsweise bei Wellendichtungen die Bauteilbewegung quer zur druck-
getriebenen Stromungsrichtung und der Einfluss auf den Durchfluss entsprechend gering ist, kann die
Bewegung der Bauteile in Verdrangermaschinen in der Regel nicht vernachléssigt werden. Aufgrund
der Dichtproblematik sind experimentelle Untersuchungen zu bewegten Spalten jedoch aufwendig.
Auch die theoretische Betrachtung ist aufgrund der Uberlagerung von druckgetriebener Strémung und
Schleppstromung deutlich komplexer. Analytische Lsungen der Navier-Stokes-Gleichungen existieren
nur fiir wenige Spezialfalle wie die inkompressible, eingelaufene Strdmung zwischen zwei ebenen Plat-
ten [Sch06].

Fister und Neumann [Fis84] stellen ein iteratives numerisches Verfahren zur Ermittlung der Strémung
in den Arbeitskammern und den Spalten auf Basis der Navier-Stokes-Gleichungen auf. Ihrer Abschét-
zung nach ist die Strémung durch die Spalte, mit Ausnahme des Blaslochs, laminar. Fir die Gehause-
spalte mit Dichtleiste ergibt sich ein Stromungsbeiwert von 0,7, der nur geringfligig vom Druckverhalt-
nis abhangt. Ein Einfluss der Relativbewegung zwischen Rotor und Gehause ist nur fiir Druckverhalt-
nisse groRer als 0,7 zu erkennen. Aufgrund der Couette-Strdmung ergeben sich dadurch bei Bewegung
in Stromungsrichtung deutlich gréRere Stromungsbeiwerte und vice versa. Den Profileingriffsspalt na-
hern Fister und Neumann tber die Stromung zwischen zwei Zylindern an. Der Stromungsbeiwert ist im
Vergleich zum Gehéusespalt etwas groRer und starker von der bewegten Berandung beeinflusst. Dariiber
hinaus kann eine geringe Reduzierung des Stromungsbeiwertes mit steigenden Temperaturen ermittelt
werden, was auf die mit der Temperatur steigende Viskositét der Luft zurtickgefuhrt wird. Durch Ver-
wirbelungen der Strdmung an einer Dichtleiste kann der Stromungsbeiwert im Profileingriffsspalt merk-
lich gesenkt werden. Die Stirnspaltstromungen werden unter Nutzung der Randbedingung eines para-
bolischen Geschwindigkeitsprofiles im Spalt ermittelt. Im Vergleich zum Nebenrotor ergeben sich fur
den Hauptrotor aufgrund der gréReren Spaltlange geringere Stromungsbeiwerte und eine gréRere Ab-
hangigkeit von der Wandbewegung. Im unbewegten Fall sind die Stromungsbeiwerte beider Rotorzahne
Kleiner als 0,5, basierend auf einer Spalthéhe von 0,1 mm und 100 mm Rotordurchmesser. Fir das
Blasloch wird eine Abhangigkeit des Stromungsbeiwertes von der Umfangsreynoldszahl (gebildet mit
Umfangsgeschwindigkeit, Blaslochflache und kinematischer Viskositét) festgestellt. Der Stromungsbei-
wert steigt von 0,5 im laminaren Bereich bis auf 0,8 fiir Umfangsreynoldszahlen im Bereich von 10°.

Vimmr [Vim07] untersucht zunéchst den Hauptrotorgehdusespalt ohne Bewegung der Berandung mit-
tels CFD und verwendet dabei eine von ihm beschriebene Methode auf Basis der Navier-Stokes-Glei-
chungen mit dem Baldwin-Lomax Turbulenzmodell und vergleicht die Ergebnisse mit denen aus Fluent
unter Verwendung des Spalart-Allmaras- und RNG-k-e-Turbulenzmodells. Dabei ergibt sich hinter dem
engsten Stromungsquerschnitt ein Absinken des statischen Druckes unter den Gegendruck in Verbin-
dung mit Uberschallstromungen. Die Ergebnisse der verschiedenen Turbulenzmodelle unterscheiden
sich laut Vimmr nur unerheblich. Gemeinsam mit Fryc untersucht Vimmr [Vim06] aulerdem die Haupt-
rotorgehdusespaltstromung unter Beriicksichtigung der Rotorbewegung, indem das Netz um die Rotor-
achse rotiert. Der Einfluss der Relativbewegung auf den Druckverlauf ist fir das untersuchte Spaltdruck-
verhaltnis von 0,5 jedoch unerheblich.
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DreiRig [Dre89] ermittelt dimensionslose Kennzahlen fir die Spaltstromung unter Berticksichtigung der
Bauteilbewegung und bestimmt die Stromungsbeiwerte experimentell in einem Strémungskanal, dessen
obere Berandung ein drehbarer Zylinder ist. Als Gegenkonturen werden eine ebene Platte sowie ver-
schiedene konvexe Konturen untersucht. Bei engen Stromungskanalen fiihrt die Couette-Strémung
dazu, dass der Stromungsbeiwert bei Zylinderbewegung in Strdmungsrichtung um mehrere Prozent ver-
groRert und analog bei entgegengesetzter Bewegung verkleinert wird. Bei konvergenten-divergenten
Strémungskanélen hingegen fuhrt die Bewegung grundsétzlich dazu, dass der Strémungsbeiwert im
Vergleich zur unbewegten Kontur verringert wird. DreiRig fuhrt dies bei Umfangsgeschwindigkeit in
Stromungsrichtung auf eine im Vergleich zum unbewegten Fall frihere Abldsung der Strémung zurtick.
Wie Peveling [Pev87a] kann DreiRig die hergeleiteten Kennzahlen jedoch nicht unabhéngig voneinan-
der variieren, sodass der Stromungsbeiwert stets von mehreren physikalischen Wirkmechanismen
gleichzeitig beeinflusst wird.

Sauls und Branch [Saul3] untersuchen den Hauptrotorgehdusespalt mit und ohne Umfangsgeschwin-
digkeit. Die Stromungsbeiwerte flr das untersuchte Kéltemittel R134a sind nahe eins und werden durch
die bewegte Berandung, die am Geh&use angesetzt wird, nur geringfugig und hauptséachlich im Bereich
grolRer Druckverhéltnisse (nach Gl. 2.8) beeinflusst. Die Ergebnisse werden genutzt, um den Strémungs-
beiwert als Funktion von Spalthdhe, Wandgeschwindigkeit und Druckverhéltnis zu approximieren. Si-
mulationen zur Kopfrundungsoffnung ergeben, bei Vernachlassigung der Wandgeschwindigkeiten,
Strdmungsbeiwerte zwischen 0,68 und 0,78.

Neben den Spaltmassenstromen ist die Kenntnis der Massenstrome wéhrend der Ladungswechsel eben-
falls von grofRer Bedeutung. Peveling [Pev87a] und DreiRig [Dre89] untersuchen den Massenstrom
durch die hochdruckseitigen Ladungswechselflachen. Im Gegensatz zu Spaltkonturen besitzen diese
Stromungspassagen jedoch eine geringe Spaltldnge bei gleichzeitig — fur den Grofteil der Rotorstellun-
gen — groBem Stromungsquerschnitt, wodurch der Durchflussbeiwert fir diese Konturen in beiden Un-
tersuchungen Werte zwischen 0,6 und 0,9 annimmt.

Neben den Verdrangermaschinen, die oberhalb des Atmosphérendruckes arbeiten, gibt es die Anwen-
dung als Vakuumpumpe, wozu ebenfalls diverse Untersuchungen zu Spaltstromungen verfiigbar sind.
Fur die Berechnung dieser Vakuumstréomungen sind die bei Kontinuumsstromungen verwendeten Na-
vier-Stokes-Gleichungen nicht mehr uneingeschrankt gultig, stattdessen muss auf die Boltzmann-Glei-
chung fir molekulare Stromungen zuriickgegriffen werden. Zur Uberprifung, ob eine Strémung als
Kontinuum betrachtet werden kann, wird die Knudsen-Zahl verwendet. Stromungen durch Kanéle von
wenigen Mikrometern Hohe kénnen, obwohl sie Volumina mit Umgebungsbedingungen verbinden, be-
reits der molekularen bzw. der transitionellen Knudsenstromung unterliegen. Das Durchstromungsver-
halten unterscheidet sich stark vom Kontinuumsbereich. Wenderott [Wen01] variiert in seinen Stro-
mungsuntersuchungen von ebenen, statischen Spaltsegmenten sowohl die Spaltgeometrie als auch die
thermodynamischen Randbedingungen. Die Ergebnisse werden in Form eines dimensionslosen Mas-
senstroms zum Aufbau einer Messdatenbank genutzt, die wiederum in ein Kammermodellsimulations-
programm integriert wird [Roh05]. Wahrend der Simulation wird auf Grundlage der Messdatenbank der
Spaltdurchfluss interpoliert und dadurch die Abbildungsgute von Vakuumpumpen verbessert.
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Startmann [Str10] untersucht physikalische Wirkmechanismen, die das Betriebsverhalten von Walzkol-
benvakuumpumpen beeinflussen. Der Schwerpunkt liegt dabei auf den Spaltstromungen, unter anderem
mit bewegter Berandung. Die Berechnung des Durchflussverhaltens erfolgt in Abhé&ngigkeit der Stro-
mungsform anhand von experimentellen Daten (Kontinuumsstromung), statistischen numerischen Me-
thoden (Molekularstromung), oder durch eine Interpolation im Ubergangsbereich (Knudsenstromung).

Miller [M113] untersucht die Durchstromung sowie die Warmeubertragung von Gehausespalten von
Schraubenspindelvakuumpumpen mit einem konstanten Strdmungsquerschnitt im Vakuum- und Konti-
nuumsbereich. Dabei baut er ein eindimensionales Modell auf, das auf Grundlage der gekoppelten Er-
haltungssatze und unter Beriicksichtigung von Verdiinnungseffekten den Spaltdurchfluss sowie Waér-
mestréme bestimmen kann. Dabei berlicksichtigt er Wandreibung sowie Zustrém- und Einstromver-
luste. Die Ergebnisse validiert Miller experimentell und bildet damit eine Grundlage zur Verwertung
der Ergebnisse in Kammermodellen.

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse zur Spaltuntersuchung zeigen, dass der Strémungs-
beiwert von diversen physikalischen und geometrischen Randbedingungen abhéngt. Grolle Abweichun-
gen zwischen gemessenem Spaltdurchfluss und Simulationen verdeutlichen auBerdem die Komplexitéat
der Untersuchungen. Viele Arbeiten ermitteln den Spaltdurchfluss fur stark vereinfachte Spaltgeomet-
rien unter Variation der absoluten physikalischen Randbedingungen. Dimensionslose Kennzahlen zur
Beschreibung des Spaltdurchflusses sind zwar hergeleitet, aber nur unzureichend angewendet worden.
Dies hinterlasst Potenzial zur systematischen Untersuchung des Spaltdurchflusses anhand dimensions-
loser Kennzahlen flr die Spalte des Schraubenkompressors.

2.7 Untersuchungen zur geometrischen Optimierung
Seit dem wirtschaftlichen Durchbruch der Schraubenmaschine wird kontinuierlich an der Verbesserung
der Maschine gearbeitet. Neben der Optimierung des Gesamtkompressors, bei dem Kompressorkompo-
nenten wie beispielsweise der Antrieb der Laufer und deren Lagerung verbessert werden, wird die Ge-
ometrie der Schraubenrotoren selbst optimiert. Ziele kdnnen dabei die Optimierung von Glte- oder Lie-
fergrad, eine kompakte Bauweise oder verringerte mechanische Belastungen im Profileingriff sein. Da-
bei héngt das optimale Maschinendesign, neben fertigungstechnischen Einschrankungen und Grenzen
der Bauteilfestigkeit, stark von den Randbedingungen ab, in denen die Maschine eingesetzt werden soll.
Dazu gehéren unter anderem:

e Druckverhaltnis und Temperaturbereich.

e Zu realisierender Massenstrom.

e  Fluid und Einschrankungen bezuglich der Fluidreinheit.

e Einschréankungen beziglich der Drehzahl.

Die Optimierung kann entweder durch Variation geometrischer Parameter bzw. geometriebeschreiben-
der Kennzahlen zur Erstellung eines Kennfeldes oder durch gezielte Optimierungsalgorithmen vorge-
nommen werden. Die Auswirkungen der Variationen kénnen anhand von geometriebewertenden Kenn-
zahlen (z.B. Spaltkennzahlen, vgl. [Fos03]) oder durch die Simulation der unterschiedlichen Maschi-
nenkonfigurationen und der anschliefenden Bildung bewertender thermodynamischer Kennzahlen (z.B.
dem inneren isentropen Giitegrad) untersucht werden. Zur Optimierung der Rotorgeometrie kdnnen ver-
schiedene Ansatze verfolgt werden, die im Folgenden vorgestellt werden. Dazu gehéren:
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e Optimierung des flankenbeschreibenden, zweidimensionalen Stirnschnittprofils.

e Optimierung der makroskopischen geometrischen Kenngrden aus Abschnitt 2.4 (inneres Vo-
lumenverhdltnis, L/D-Verhéltnis, Umschlingungswinkel, Z&hnezahl).

e  Optimierung mittels nicht-konstanter Rotorsteigung, -profilierung und -durchmesser.

Ein Ansatz zur Kompressoroptimierung ist die Optimierung der zweidimensionalen Zahnflanken. Dazu
werden in der Regel die flankenbeschreibenden Gleichungen variiert, um dadurch Einfluss auf die
Spalte sowie das Kammervolumen zu nehmen. Eine Anderung des Profils beeinflusst dabei stets die
Geometrie der Spalte und dadurch auch die Energiewandlung der Maschine.

Buthmann [But85] nutzt von ihm hergeleitete Flankengleichungen, um den Spaltdurchfluss zu minimie-
ren. Das von ihm entwickelte Profil kann den Liefergrad sowie den Wirkungsgrad der Maschine gegen-
tiber dem asymmetrischen SRM-Profil um 1,6 % verbessern, indem der Profileingriffsspalt verkirzt und
das Blasloch verkleinert wird. Hanjalic und Stosic [Han94] nutzen ein selbst entwickeltes Optimierungs-
programm zur Verbesserung der Energiewandlungsglite von Schraubenexpandern. Dabei ermitteln sie
den optimalen Radius an der Zahnflanke am Nebenrotorkopf. Aufgrund des Einflusses auf das hoch-
druckseitige Blasloch hat dieser starken Einfluss auf die Energiewandlungsgiite. Kauder et al. [Kau02a]
nutzen einen evolutiondren Algorithmus zur Optimierung unterschiedlicher Kriterien und zeigen opti-
male Lauferpaare, z.B. fiir eine kleine Blaslochhthe und fiir ein maximiertes Kammervolumen. Darauf
aufbauend zeigt Helpertz [Hel06] einen Optimierungsansatz mithilfe von Paretofronten. Eine Maximie-
rung des Kammervolumens wird ebenfalls von Svigler und Albl [Svi02] durchgefiihrt, die die Monte-
Carlo-Methode anwenden. Eine Beschreibung von Rotorprofilen auf Grundlage des Verzahnungsgeset-
zes wird von Steffens mit der Profilsteigungsfunktion beschrieben [Ste93]. Der Ansatz dient der einfa-
chen Beschreibung von Profilen. Die Methode wird auch von Grafinger [Gral0] angewandt und am
Beispiel der Minimierung der Blaslochflache verwendet. Die Profilsteigungsfunktion wird ebenfalls von
Hauser [Haul0] zur Darstellung des Rotorprofils bei der Durchfiihrung kennzahlbasierter Optimierun-
gen des Rotorprofils genutzt. Mujic et al. [Muj11] optimieren das Profil eines Kélteverdichters mit dem
Ziel der Verbesserung des Wirkungsgrades und der Kiihlkapazitat. Das neu entwickelte Profil besitzt
ein groReres Kammervolumen und ein deutlich kleineres Blasloch, wahrend der Gehdusespalt und der
Profileingriffsspalt vergroRert werden. In Summe kann dadurch der isentrope Gltegrad um vier Prozent
verbessert werden. Die Profilerstellung des asymmetrischen SRM-Profils iberlasst dem Anwender die
Wahl geometriebeschreibender Winkel sowie des Achsabstandes [Rin79]. Diese Parameter sind Gegen-
stand der Optimierung von You et al. [You96b], die die freien Parameter des SRM-D-Profils untersu-
chen und dabei starke Auswirkungen auf die Kontaktkrafte, den inneren isentropen Gutegrad und das
Nebenrotormoment feststellen. Stosic et al. [Sto07] verringern die Gerduschentwicklung eines nasslau-
fenden Kompressors, indem sie durch die Profilmodifikation das Vorzeichen des Nebenrotormoments
und dadurch die Anlageflanke verandern. In einem weiteren Beitrag optimieren Stosic et al. [Sto02] das
Rotorprofil durch Anderung von Radien und zeigen die optimalen Losungen fiir einen élfreien, einen
oOlgefluteten sowie einen Kéltekompressor. Mori et al. [Mor86] modifizieren ein Rotorprofil, um einen
Olfreien Kompressor zu entwickeln, der ein Druckverhaltnis von acht in nur einer Stufe realisieren kann.

Neben dem zweidimensionalen Stirnschnittprofil haben die in Abschnitt 2.4 beschriebenen geometri-
schen KenngrofRen einen entscheidenden Einfluss auf das Betriebsverhalten des Schraubenkompressors.
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Z&hnezahl, Umschlingungswinkel, inneres VVolumenverhéltnis sowie Lange und Durchmesser der Ro-
toren sind daher hdufig Parameter, die zur Optimierung der Maschine variiert werden. Die Auswirkun-
gen dieser Parameter auf die geometrischen Eigenschaften der Maschine, wie z.B. Kammervolumen
und Spaltflachen, kdnnen eindeutig beschrieben werden. Allgemeingultige Abh&ngigkeiten zwischen
den geometrischen KenngrofRen und der Energiewandlungsgite der Maschine sind hingegen nicht vor-
handen, da die Energiewandlungsgiite aus dem Zusammenspiel der Maschinengeometrie und den ther-
modynamischen Randbedingungen resultiert. Zur Vergleichbarkeit der Maschinenkonfigurationen wer-
den die Optimierungen daher meist fur festgelegte thermodynamische Randbedingungen durchgefihrt.

Der Einfluss des Umschlingungswinkels auf die geometrischen Kompressoreigenschaften, den Liefer-
grad und den inneren isentropen Gutegrad wird ausfuhrlich von Peveling [Pev87b] untersucht. Die Aus-
wirkungen einer Verkleinerung des Umschlingungswinkels (bei sonst konstanten Parametern) fasst er
wie folgt zusammen:

o Steilerer Verlauf der Volumenkurve, kiirzeres Arbeitsspiel und dadurch eine kleinere Auslass-
flache, wodurch groRere Ausstrémgeschwindigkeiten nétig sind und die Drosselgefahr erhéht
wird.

e Verkiirzung des Geh&usespaltes.

e Verkirzung der Gesamtlange des Profileingriffsspaltes, jedoch VergréRerung des Spaltes einer
einzelnen Kammer bei gleichzeitig weniger Arbeitskammern.

o Kileinere Stromungsbeiwerte fir Gehause- und Profileingriffsspalt.

e VergroRerung des Blaslochs.

o GroRere Druckgefélle zwischen den Arbeitskammern.

o VergroRerung des Liefergrades, bis der Einfluss der Blaslochflache Giberwiegt.

Damit wird deutlich, dass eine VergroRerung oder Verkleinerung des Umschlingungswinkels stets ener-
getische Vor- und Nachteile mit sich bringt. Des Weiteren untersucht Peveling [Pev87b] die Auswir-
kungen der Umschlingungswinkelvariation auf die Energiewandlungsgiite. Der optimale Umschlin-
gungswinkel hangt vom Druckverhaltnis und vom inneren Volumenverhaltnis ab. Aufgrund der Dros-
selwirkung wéhrend des Ausschiebens steigt der optimale Umschlingungswinkel mit dem Druckver-
héltnis. Fir kleine Umschlingungswinkel und grofRe Druckverhéltnisse kann es sinnvoll sein, das innere
Volumenverhdltnis nicht zu stark zu erhéhen, da sonst die Drosselwirkung der kleinen Auslassflache
energetisch schadlicher ist, als eine Unterkompression. Dariiber hinaus ergeben sich — bei konstantem
inneren Volumenverhéltnis — fur kleine Schallgeschwindigkeiten des Arbeitsfluids gréRRere optimale
Umschlingungswinkel. Ein Verfahren zur Auslegung der Geometrieparameter von Schraubenexpandern
mit dem Ziel der Giitegradoptimierung wird beispielsweise von Kauder und Dreil3ig [Kau90] vorgestellt.

Rau [Rau94] variiert geometrische und thermodynamische Parameter von Schraubenkompressoren und
dokumentiert deren Auswirkungen auf Liefer- und Gitegrad. Das optimale innere Volumenverhaltnis
und die damit verbundene GroR3e der Auslassflache hdngen stark von der Umfangsgeschwindigkeit ab.
Des Weiteren steigt der Liefergrad mit zunehmendem L/D-Verhéltnis und sinkendem Umschlingungs-
winkel. Die optimalen Werte von Umschlingungswinkel und L/D-Verhéltnis steigen mit der Umfangs-
geschwindigkeit, dem Druckverhéltnis und dem Volumenstrom.
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Weckes [Wec94] optimiert in seiner Arbeit die Geometrie eines Schraubenladers mit vier Haupt- und
flinf Nebenrotorzahnen. Fiir groRe Umschlingungswinkel (300°) und geringe Umfangsgeschwindigkei-
ten (40 m/s) stellt er im Vergleich zu kleinen Umschlingungswinkeln aufgrund der Leckagen und des
langeren Arbeitsspiels deutlich kleinere Gutegrade fest. GroRe Umfangsgeschwindigkeiten (120 m/s)
und kleine Umschlingungswinkel (100°) sind aufgrund der bereits beschriebenen Drosseleffekte eben-
falls schadlich fiir die Energiewandlungsglte. Das Optimum des Schraubenladers bildet also der Kom-
promiss aus Spalt- und Drosselverlusten und ist nach Weckes Auslegung (Druckerhéhung von 1 auf
1,8 bar) in Abh&ngigkeit der Drehzahl zwischen 100 und 150° zu finden. Das gutegradoptimierte L/D-
Verhaltnis liegt zwischen 0,9 und 1,6. Das innere Volumenverhaltnis ist bei der Optimierung nicht va-
riiert worden.

Fost [Fos03] untersucht das Optimierungspotenzial des Fillungsvorgangs von Schraubenexpandern.
Dazu definiert er geometriebeschreibende Kennzahlen zur Spalt- und zur Einlassflachensituation. An-
schlieRend ermittelt er den Einfluss von Umschlingungswinkel und L/D-Verhéltnis auf diese Kennzah-
len. Wahrend sich mit steigendem Umschlingungswinkel die Einlassflache vergroRert, verschlechtert
sich die Spaltsituation. Zur Verringerung der Spaltmassenstrome schlagt Fost eine Reduzierung des
Umschlingungswinkels und der HR-Z&hnezahl sowie eine Erhéhung der Drehzahl vor. Die Einlassfla-
chensituation wird jedoch als deutlich relevanter fiir die Energiewandlungsgte eingestuft.

Herlemann et al. [Her14] untersuchen den Einfluss von Umschlingungswinkel und L/D-Verhéltnis flr
drei unterschiedliche Profile anhand von Kammermodellsimulationen. Fur ein industriell genutztes Pro-
fil wird fur die Randbedingungen einer Verdichtung von 1 auf 3,5 bar bei festgelegtem inneren Volu-
menverhdltnis eine optimale Maschine mit 300° Umschlingung und einem L/D-Verhaltnis von 2 ermit-
telt (5 Haupt- und 6 Nebenrotorzéahne).

You et al. [You96a] untersuchen diverse Zahnezahlkombinationen des SRM-Profils fir einen Kéltever-
dichter mit R22 als Arbeitsfluid und einem Verdichtungsverhéltnis von 3,6. Gitegrad und Liefergrad
steigen im Allgemeinen mit dem L/D-Verhéltnis und alle untersuchten Profile zeigen optimale Um-
schlingungswinkel bei 325°.

Singh und Bowman [Sin86] untersuchen die geometrischen und thermodynamischen Auswirkungen von
Z&hnezahl, Umschlingungswinkel und L/D-Verhaltnis fir einen Luftkompressor bei einem Verdich-
tungsverhaltnis von 7,8. Auch hier liegen die optimalen Umschlingungswinkel zwischen 300° und 325°.
Aufgrund der drohenden Drosselung beim Ausschieben wird auch hier geraten, vom idealen inneren
Volumenverhaltnis zu Gunsten einer groReren Auslassflache abzuweichen.

Hutker [HUt16] optimiert die geometrischen Maschinenparameter fiir einen Schraubenexpander bei kon-
stanten Anlagenbedingungen und stellt dabei die Ergebnisse bei einem konstanten Druckverhaltnis fir
Luft und Wasserdampf gegentber. Dabei ergeben sich fiir Luft deutlich groRere optimale Umschlin-
gungswinkel als fir Wasserdampf.

Die Variationsbreite der hier vorgestellten optimalen makroskopischen geometrischen Parameter zeigt,
wie stark die optimale Lésung von den jeweiligen Randbedingungen abhéngt. Mit steigendem Verdich-
tungsverhaltnis sinkt durch die Anpassung des inneren Volumenverhéltnisses in der Regel die GroRe
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der Auslassflache, was wiederum iber eine VergroRerung des Umschlingungswinkels korrigiert werden
kann. Dies geht jedoch mit einer Verlangerung des Arbeitsspiels und VergréRerung der Spaltflachen
einher. Wie von Weckes [Wec94] beschrieben, bildet sich daher der optimale Umschlingungswinkel in
der Regel durch den besten Kompromiss aus Drossel- und Spaltverlusten.

Die in der Industrie gangigen Schraubenmaschinen besitzen in der Regel Rotoren mit (iber der Rotor-
lange konstantem Profil, Durchmesser und konstanter Rotorsteigung. Es gibt jedoch Ansétze, diese Pa-
rameter in Abh&ngigkeit der Rotorlénge zu variieren und damit die Effizienz der Maschine zu verbes-
sern. Diese nicht-konstante Rotorgeometrie bietet die Méglichkeit, den im vorangegangenen Abschnitt
beschriebenen festgelegten Zusammenhang zwischen Auslassflache und Umschlingungswinkel zu um-
gehen. Aufgrund des groRen fertigungstechnischen Aufwandes gehen die Uberlegungen jedoch héufig
nicht Gber eine theoretische Betrachtung hinaus. Einige dieser Studien werden im Folgenden vorgestellt.

Fost [Fos03] untersucht die geometrischen Eigenschaften eines Schraubenexpanders mit konischen Ro-
toren. Der AuBRendurchmesser des Hauptrotors — und folglich auch das Kammervolumen — wird dabei
kontinuierlich von der Nieder- zur Hochdruckseite verringert, wahrend der AuRendurchmesser des Ne-
benrotors zylindrisch ist. Bei gleicher Lage der Steuerkanten kann so ein groReres inneres VVolumenver-
héltnis realisiert und damit die nétige VergroRerung des Umschlingungswinkels bei VergréRerung des
inneren VVolumenverhaltnisses umgangen werden. Dartber hinaus ergibt sich eine deutlich vergroRerte
radiale Ladungswechselflache. Liefergrad und Giitegrad kénnen auf diese Weise gesteigert werden. Fost
[Fos03] zeigt aullerdem die Mdglichkeit, den Flllvorgang Uber profilierte Rotorscheiben, die vor den
eigentlichen Rotoren sitzen, zu optimieren. Diese Scheiben besitzen einen anderen Durchmesser und
ein anderes Profil als die Rotoren. Uber die Breite der Scheiben lasst sich die Lage der Steuerkanten und
damit auch die Dauer des hochdruckseitigen Ladungswechsels beeinflussen. Auch dieser Ansatz ver-
bessert Liefer- und Giitegrad, jedoch nicht in dem MaRe wie die konischen Rotoren.

In zwei Studien untersuchen Kovacevic et al. [Kov14b] sowie Rane et al. [Ran14] einen 6lfreien Schrau-
benkompressor mit konischen Rotoren mit numerischer Stromungssimulation. Fir die untersuchten Be-
triebsparameter, Luft mit einem Verdichtungsverhaltnis von zwei bzw. drei, konnte die spezifische Leis-
tung (nach GI. 2.3) jedoch nicht verbessert werden. Auch die Spaltsituation &ndert sich nicht entschei-
dend. Die Anderung des FuBkreises fiihrt jedoch zu einem steiferen Nebenrotor und reduziert damit
mdogliche Verformungen. Rane [Ranl5a] stellt darliber hinaus weitere Varianten variabler Geometrie
vor. Eine vielversprechende Moglichkeit sind Schraubenrotoren mit nicht-konstanter Rotorsteigung,
worauf im Folgenden detaillierter eingegangen wird.

Eine Anderung der Rotorsteigung mit der Rotorlinge gibt dem Anwender weitere Gestaltungsmaglich-
keiten zur Anpassung der Maschinengeometrie an die vorliegenden Randbedingungen. Im Gegensatz
zum Konzept der konischen Rotoren wird das Stirnschnittprofil des Rotors nicht gedndert und die Ro-
tordurchmesser bleiben konstant. Die Idee, die Energiewandlungsgiite von Kompressoren tber eine
nicht-konstante Rotorsteigung zu verbessern, geht bereits in die 1960er Jahre zuriick, als ein Konzept
mit kontinuierlicher Rotorsteigungsédnderung von Gardner patentiert worden ist [Gar69]. Durch eine
geschickte Anderung der Rotorsteigung, vgl. Abbildung 2.9 links, kann der Verlauf der Volumenkurve
so beeinflusst werden, dass die hochdruckseitigen Steuerkanten bei einem friiheren Hauptrotordrehwin-
kel erreicht und damit die Auslassflachen vergréRert werden, vgl. Abbildung 2.9 rechts. Damit ergibt
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sich die Mdglichkeit der Realisierung einer groReren Druckerhthung in der Maschine. Des Weiteren
verspricht sich Gardner von dem Aufbau eine Verringerung von Drossel- und Spaltverlusten sowie eine
schnelle Kompression. Zur praktischen Realisierung schlégt er vor, Scheiben mit dem Rotorprofil anei-
nanderzulegen, bis der gewlinschte Rotorsteigungsverlauf erreicht ist. Anschlieend werden die Schei-
ben verschwei3t und kdnnen geschlichtet und beschichtet werden.
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Abbildung 2.9: Konzept der nicht-konstanten Rotorsteigung mit kontinuierlicher Steigungsande-
rung von Gardner, links: Rotorpaar, rechts: Volumenkurve und Lage der Steuerkan-

ten im Vergleich mit konstanter Rotorsteigung [Gar69].
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Abbildung 2.10: Konzept der nicht-konstanten Rotorsteigung mit zwei Steigungsbereichen von Caf-
frey [Caf74].

Ein anderes Konzept nicht-konstanter Rotorsteigung ist von Caffrey patentiert worden [Caf74]. Statt
einer kontinuierlich veranderlichen Rotorsteigung besteht der Rotor aus zwei Abschnitten unterschied-
licher, aber konstanter Rotorsteigung, vgl. Abbildung 2.10. Auch hier besteht das grofite Potenzial im
Vergleich zur konstanten Rotorsteigung in der VergroRerung der Auslassflache. Nach Caffreys Uberle-
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gungen sollte das Steigungsverhaltnis der beiden Abschnitte etwa 3:1 und der Gesamtumschlingungs-
winkel, gemessen zwischen den beiden Planseiten der Rotoren, etwa 270° betragen. Zur praktischen
Realisierung schlagt er vor, den kiirzeren Steigungsbereich separat zu fertigen und mithilfe von Schrau-
ben unterhalb des FulRkreises an dem langeren Steigungsbereich zu fixieren, was fertigungstechnisch
eine deutliche Vereinfachung im Vergleich zur kontinuierlich verénderlichen Rotorsteigung darstellt.
Die beiden Maschinenkonzepte sind Gegenstand mehrerer Untersuchungen, deren Ergebnisse im Fol-
genden vorgestellt werden.

Schulze-Beckinghausen et al. [Sch14] untersuchen Schraubenkompressoren sowohl mit einer kontinu-
ierlichen Reduzierung als auch mit einer kontinuierlichen VVergroRerung der Rotorsteigung von der Nie-
der- zur Hochdruckseite. Die geometrischen Eigenschaften der Maschinen werden mit der Maschine
konstanter Rotorsteigung verglichen und anhand von Kammermodellsimulationen der Einfluss auf die
spezifische Leistung ermittelt. Dabei nutzen sie das asymmetrische SRM-Profil mit vier Haupt- und
sechs Nebenrotorzéhnen und einem L/D-Verhéltnis von 1,65, der Gesamtumschlingungswinkel ist auf
300° und das innere VVolumenverhéltnis auf etwa zwei festgelegt. Als Arbeitsfluid ist Luft mit einem
Verdichtungsverhdltnis von 3,5 gewahlt. Durch eine kleine Rotorsteigung auf der Niederdruckseite
steigt die Gefahr der Auslassdrosselung, weshalb diese Maschine eine im Vergleich zur konstanten Ro-
torsteigung schlechtere spezifische Leistung aufweist. Fiir den umgekehrten, wie in den Patenten be-
schriebenen Fall einer Verringerung der Rotorsteigung zur Hochdruckseite, ergibt sich ein schlechterer
Liefergrad und die spezifische Leistung kann ebenfalls nicht verbessert werden. Auffallig ist jedoch,
dass bereits in den Indikatordiagrammen der konstanten Rotorsteigung keine nennenswerten Drosselef-
fekte zu sehen sind, die Uber eine groRere Auslassflache hatten kompensiert werden kdnnen. Huang
[Hual5] untersucht ebenfalls verschiedene zunehmende und abnehmende Steigungsverldufe und stellt
Potenzial zur Verbesserung des Liefergrades fest.

Kovacevic et al. [Kov14b] und Rane et al. [Ran14] untersuchen verschiedene Rotorkonfigurationen mit
einer linearen Verringerung der Rotorsteigung zur Hochdruckseite. Im Bereich der energetisch relevan-
teren Hochdruckseite kann die Spaltflache im Vergleich zur Maschine mit konstanter Rotorsteigung
reduziert und die Auslassflache um 22 % vergroliert werden. Besonders signifikant ist die Reduzierung
der Blaslochflache im Bereich der Hochdruckseite. Eine nennenswerte Effizienzsteigerung kann ber
die Rotorkonfiguration nicht erreicht werden, jedoch sind auch hier das innere Volumen- und das Druck-
verhaltnis gering. Die Autoren sagen flir Rotoren mit variabler Geometrie ein gréReres energetisches
Potenzial bei Anwendungen mit groeren Verhaltnissen von Hoch- zu Niederdruck voraus.

Utri und Brimmer [Utrl14] untersuchen nicht-konstante Steigung fiir Schraubenexpander in einem ORC-
Kreislauf mit Ethanol. Dabei untersuchen sie verschiedene Konfigurationen mit zwei Abschnitten je-
weils konstanter Steigung und variieren dabei sowohl Steigung als auch Lange der einzelnen Segmente.
Mittels Kammermodellsimulation werden fiir einen Vergleich zunéchst die optimalen Konfigurationen
mit konstanter Steigung ermittelt, wobei Umschlingungswinkel, inneres VVolumenverhaltnis und Um-
fangsgeschwindigkeit variiert werden. Die untersuchten Druckverhéltnisse sind im Bereich von 1:6 bis
1:27 und zeigen einen deutlichen Anstieg der Effizienz im Bereich hoher Verhaltnisse aus Hoch- und
Niederdruck durch eine Verringerung der Drosselung auf der Hochdruckseite.
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2018 ist eine kommerzielle Maschine fiir den Uberdruckbereich mit nicht-konstanter Steigung von der
Firma Gardner Denver® auf den Markt gebracht worden. Diese Maschine mit drei Haupt- und fiinf Ne-
benrotorzéhnen kann Hochdriicke bis zu ca. 2,5 bar realisieren und besitzt eine kontinuierliche Stei-
gungsanderung [Gar19], vgl. Abbildung 2.11. Durch die im Vergleich mit konventionellen Maschinen
schnellere Kompression sowie die reduzierten Auslassverluste gibt der Hersteller ein Energiesparpoten-
zial von bis zu 35 % an [Gar18] und unterstreicht damit trotz des fertigungstechnischen Mehraufwandes
das Potenzial sowie die technologische Relevanz der variablen Rotorgeometrie.

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Studien zur Optimierung der Geometrie von Schraubenmaschinen
hinterlassen Potenzial fur weitere Untersuchungen. Wahrend die Anpassung des zweidimensionalen
Stirnschnittprofils und der makroskopischen geometrischen KenngréRen an die Betriebsrandbedingun-
gen intensiv untersucht und bei der Auslegung neuer Schraubenkompressoren angewendet wird, sind
fur Schraubenmaschinen mit nicht-konstanter Rotorgeometrie nur wenige Studien bekannt. Die Kom-
plexitat der Maschinengeometrie flihrt dazu, dass die Maschinen meist nur fur beispielhafte Randbedin-
gungen simuliert werden. Der nicht-konstanten Rotorsteigung wird insbesondere im Bereich groRer
Verdichtungsverhaltnisse ein groRes Potenzial zur Verbesserung der Energiewandlungsgiite einge-
raumt. Eine systematische Untersuchung des Potenzials von Schraubenmaschinen mit nicht-konstanter
Rotorsteigung fur variierende Randbedingungen ist bisher nicht durchgeftihrt worden.

Abbildung 2.11: Gardner Denver CycloBlower VHX-A [Gar19].

6 Gardner Denver, Inc., Milwaukee, Wisconsin.
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3 Ziele der Arbeit und Vorgehensweise
Die vorliegende Arbeit untersucht das Potenzial von Schraubenkompressoren mit nicht-konstanter Ro-
torsteigung. Wahrend die energetischen Auswirkungen einer Variation der konventionellen geometri-
schen KenngrdRen anhand zahlreicher Studien dokumentiert sind, sind fir Schraubenmaschinen mit
nicht-konstanter Rotorsteigung nur Einzelfallstudien bekannt. Die verfugbaren Untersuchungen kon-
zentrieren sich auf beispielhaft gewahlte Maschinenkonfigurationen und Randbedingungen. Eine syste-
matische Untersuchung von Kompressoren mit nicht-konstanter Rotorsteigung steht noch aus, wodurch
sich folgende Fragestellungen ergeben:

1. Welches Potenzial bietet eine nicht-konstante Rotorsteigung in Abhangigkeit der Betriebsrand-

bedingungen?
2. Wie sieht der optimale Rotorsteigungsverlauf aus?

Zur Beantwortung dieser Fragestellungen soll der optimale Steigungsverlauf der Rotoren mit dem Ziel
der Maximierung des inneren isentropen Gltegrades fiir verschiedene Randbedingungen bestimmt wer-
den. Der angestrebte Optimierungsablauf ist in Abbildung 3.1 skizziert und wird im Folgenden be-
schrieben. Die Betriebs- und Fluidparameter sowie Lange und Durchmesser der Rotoren werden fiir
einen Optimierungsdurchlauf konstant gehalten. Die zur Optimierung notige Vielzahl an Simulations-
rechnungen wird mithilfe von Kammermodellsimulationen und der Kopplung an einen Optimierungs-
algorithmus durchgefiihrt. Dabei beschranken sich die in dieser Arbeit durchgefiihrten Simulationen auf
trockenlaufende Schraubenkompressoren. Die dazu bendétigten Kammermodelle werden mit einem au-
tomatisierten Kammermodellgenerator erstellt, dessen Prinzip in dieser Arbeit beschrieben wird. Die
Ergebnisse der Kammermodellerstellung umfassen alle relevanten Informationen tber die abstrahierte
Maschine, wie die Volumenkurve und die Ladungswechsel- und Spaltflachen. Die anschliefende Kam-
mermodellsimulation geschieht mithilfe des Simulationsprogramms KaSim. Ein Problem von Kammer-
modellsimulationen ist jedoch die hdufig unzureichend genaue Bestimmung der Spaltmassenstrome.
Aufgrund der Vielzahl an Rechnungen ist eine detaillierte Simulation der Spalte wahrend der Simulation
der Schraubenmaschine mit derzeitigen Rechenressourcen nicht umsetzbar. Der Spaltmassenstrom wird
daher Uber den vorgestellten Ansatz der isentropen Blendenstrémung bestimmt und mit einem Stro-
mungsbeiwert verrechnet, der in dieser Arbeit fir zwei Spalttypen bestimmt wird. Um eine hohe Abbil-
dungsglte bei der Simulation zu erreichen, ist die Kenntnis der Stromungsbeiwerte fur die Spaltstro-
mungen wesentlich. Hierzu wird auf dimensionslose Kennzahlen aufgebaut. Die Bestimmung der Stro-
mungsbeiwerte in Abhéngigkeit dimensionsloser Kennzahlen ist in der Literatur nur unvollstandig
durchgefuhrt worden. Im Rahmen dieser Arbeit werden daher die Kennzahlen systematisch einzeln va-
riiert. Auf diese Weise kdnnen die Haupteinflussparameter auf den Stromungsbeiwert und damit auf die
Spaltmassenstréme identifiziert werden. Die Strémungsbeiwerte werden mithilfe von CFD-Simulatio-
nen mit Ansys® CFX ermittelt und fiir unbewegte Konturen experimentell validiert. Die Ergebnisse
dieser Spaltuntersuchungen flieRen anschlieBend in Form des Strémungsbeiwertes in die Kammermo-
dellsimulation ein und verbessern damit die Genauigkeit der Simulation. Das Resultat der Kammermo-
dellsimulation ist unter anderem der zeitliche Druckverlauf in den Kammern sowie der Fordermassen-
strom, wodurch im anschlieRenden Post-Processing bewertende Kennzahlen wie der innere isentrope
Gutegrad bestimmt werden kénnen. Mithilfe eines Optimierers werden die Energiewandlungsgite der
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Maschine bewertet und neue Geometrieparameter in Form der Rotorsteigung bestimmt. AnschlieRend
beginnt der Optimierungsablauf mit einer erneuten Kammermodellerstellung fur diese Maschinengeo-
metrie. Die in der Literatur beschriebenen Optimierungen der geometrischen Rotorparameter basieren
meist auf einem konstanten inneren VVolumenverhéltnis, welches im Rahmen dieser Arbeit jedoch als
zusatzlich freier Optimierungsparameter behandelt wird.

Ein Vergleich von Messungen zwischen konstanter und nicht-konstanter Rotorsteigung ist bisher nicht
veroffentlicht. Ein weiteres Ziel dieser Arbeit ist daher die Untersuchung der nicht-konstanten Rotor-
steigung anhand eines Prototyps. Das theoretisch ermittelte Potenzial soll bei geeigneten Randbedin-
gungen experimentell untersucht werden, um die Eignung dieses Optimierungsprinzips auch praktisch
zu belegen.

In Abschnitt 4 werden die Grundlagen der Spaltuntersuchung vermittelt. Zur Bestimmung dimensions-
loser Einflussparameter wird zunéchst eine Dimensionsanalyse fiir eine allgemeine Spaltstrdmung
durchgefuhrt. Anschlielend werden die in dieser Arbeit untersuchten Spalttypen und die Grundlagen
der numerischen Spaltsimulation sowie der experimentelle Versuchsaufbau zur Spaltmassenstrombe-
stimmung erldutert. Die Ergebnisse der Spaltuntersuchung werden in Abschnitt 5 diskutiert. Die gewon-
nenen Erkenntnisse werden fiir die untersuchten Spalte in das Kammermodellsimulationsprogramm im-
plementiert und der Stromungsbeiwert wahrend der Simulation auf Grundlage der jeweils vorliegenden
dimensionslosen Kennzahlen bestimmt.

Der Ansatz zur Kammermodellerstellung, der Optimierungsalgorithmus, die untersuchten Rotorgeomet-
rien mit nicht-konstanter Rotorsteigung sowie die fiir die Maschinenuntersuchung relevanten Kennzah-
len werden in Abschnitt 6 vorgestellt. Die gezeigten Grundlagen werden anschliefend in Abschnitt 7
zur kennzahlbasierten Optimierung der Schraubengeometrie genutzt. Dazu werden die beiden vorge-
stellten Konzepte nicht-konstanter Rotorsteigung hinsichtlich ihres Potenzials untersucht und mit kon-
stanter Rotorsteigung verglichen. Das aufgezeigte Potenzial wird in Abschnitt 8 schlielich anhand ei-
nes Kompressor-Prototyps mit nicht-konstanter Rotorsteigung experimentell validiert.

Eg
Neue Geometrie- Kammermodell- g%m
Parameter generierung g _
X Drehwinkel
Ergebnis: Optimierte
Maschinengeometrie Input:
kennzahl-
- abhangige NI 2
Stromungs- simulation
beiwerte a

Bewertende
Kennzahlen

( Post-Processing >

Kammerdruck

Kammervolumen

Abbildung 3.1: Ablaufschema zur Bestimmung der optimalen Maschine mit nicht-konstanter Rotor-
steigung.
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4 Grundlagen der Spaltuntersuchungen

Die Kenntnis des Durchstrémungsverhaltens der verschiedenen Spalttypen ist fiir eine sinnvolle Kam-
mermodellsimulation unerldsslich. Die Durchstromung des PE-Spaltes wird von Peveling [Pev87a] de-
tailliert betrachtet. Die Kopfrundungsoffnung weist hingegen nur eine geringe Ausdehnung in Spaltlan-
genrichtung auf, sodass das Durchstrémungsverhalten stromungsmechanisch weniger komplex ist. Im
Rahmen dieser Arbeit werden daher die Stirn- und Gehausespalte des Schraubenkompressors hinsicht-
lich ihres Durchflussverhaltens untersucht. Die komplexen Spaltgeometrien werden vereinfacht, um
eine zweidimensionale Betrachtung der Spaltgeometrie zu ermdéglichen, was insbesondere den Simula-
tionsaufwand erheblich reduziert. Zundchst werden mithilfe einer Dimensionsanalyse Kennzahlen zur
Beschreibung des Spaltdurchflusses hergeleitet und die untersuchten Spaltgeometrien vorgestellt. An-
schlieend werden die zur simulativen Bestimmung des Spaltdurchflusses nétigen Grundlagen der CFD-
Simulationen sowie der Versuchsaufbau zur experimentellen Validierung der Simulationsergebnisse er-
lautert.

4.1 Dimensionsanalyse und Kennzahlen

Die Nutzung dimensionsloser Kennzahlen ist ein bewahrtes Mittel, um die Anzahl von Experimenten
oder Simulationen zu reduzieren und Ergebnisse zu verallgemeinern. Zwei geometrisch &hnliche Sys-
teme verhalten sich auch physikalisch &hnlich, wenn sie dieselben Ahnlichkeitskennzahlen aufweisen
[Sch06]. Der folgende Abschnitt beschaftigt sich mit der Bestimmung dieser Kennzahlen fiir Spaltstro-
mungen mithilfe der Dimensionsanalyse. Weitere Methoden zur Kennzahlbestimmung werden bei-
spielsweise in [Tru08] vorgestellt.

Das betrachtete System, hier ein Spalt des Schraubenkompressors, wird durch verschiedene dimensi-
onsbehaftete Parameter beschrieben. Diese lassen sich durch Kombination zu dimensionslosen Potenz-
produkten verrechnen, da jede physikalische Grofie als Potenzprodukt der Grundeinheiten dargestellt
werden kann [Tru08]. Die Dimensionsanalyse wird mithilfe des von Buckingham [Buc14] vorgestellten
Pi-Theorems durchgefiihrt. Demnach resultieren aus einer mathematischen Funktion mit n dimensions-
behafteten Parametern, die m Grundeinheiten aufweisen, n — m dimensionslose Kennzahlen. Um die
dimensionslosen Kennzahlen zu bestimmen, wird ein Gleichungssystem auf Grundlage der in den Pa-
rametern vorkommenden Grundeinheiten aufgestellt. Neben der Verallgemeinerung dient die Arbeit mit
Kennzahlen damit auch der Reduzierung der EinflussgroRen, die untersucht werden miissen. Beispiele
zur mathematischen Durchfiihrung der Dimensionsanalyse sind unter anderem in [Tru08] zu finden.
Héufig wird das untersuchte System durch Annahmen vereinfacht, um die Zahl der Einflussparameter
und damit auch die Zahl der resultierenden dimensionslosen Kennzahlen zu reduzieren.

Im Folgenden wird die Dimensionsanalyse fur einen in Abbildung 4.1 beispielhaft dargestellten Ma-
schinenspalt durchgefthrt. Als ZielgroRe wird der durch den Spalt stromende Massenstrom my,, aufge-
fasst. Fur die Dimensionsanalyse gelten folgende Annahmen:
o Die Spaltgeometrie ist konstant, Spaltlange und -breite (vgl. Abbildung 0.1) ergeben sich aus
der betrachteten Rotorposition und sind keine freien Parameter.
e Der Spalt wird von einem einphasigen Fluid normal zur Spaltbreite stationér durchstrémt.
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o Es wird das Relativsystem betrachtet, in dem das Fluid bereits auf die Geschwindigkeit der
Kammer beschleunigt ist. Wie bei Sauls und Branch [Saul3] wird eine Umfangsgeschwindig-
keit ug, am Gehause aufgepragt, die positiv in Richtung der Stromungsrichtung definiert ist.

e Zwischen Fluid und angrenzenden Bauteilen findet kein Warmetibergang statt.

e Anderungen der spezifischen Warmekapazitaten, der Viskositat und der Warmeleitfahigkeit
sind vernachldssigbar klein.

e Das Arbeitsfluid kann als ideales Gas behandelt werden.

Usp~ YV Gehause

PnDp

Abbildung 4.1: Beispielhafter Maschinenspalt.

Tabelle 4.1:  Einflussparameter auf den Spaltmassenstrom my,, fur eine einphasige, adiabate Stro-

mung.
Physikalisch Geometrisch
Isobare Warmekapazitat c, [J/kg/K] Hauptrotordurchmesser D [m]
Isochore Wérmekapazitét c,, [J/kg/K] Spalthdhe hg,, [m]
Dynamische HD-Viskositét ny, [kg/m/s] Hauptrotorsteigung s [m]

HD-Warmeleitfahigkeit Ay, [W/m/K]
HD-Temperatur Typ [K]

HD-Druck pyp [Pa]

ND-Druck pyp [Pa]
Umfangsgeschwindigkeit ug, [m/s]

Obwohl in Abbildung 4.1 ein beispielhafter Gehdusespalt dargestellt ist, muss die Umfangsgeschwin-
digkeit am Spalt ug, nicht zwangsweise der Hauptrotorumfangsgeschwindigkeit u entsprechen. Die
Einflussparameter auf den Spaltmassenstrom sind in Tabelle 4.1 zusammengefasst. Neben den in Ab-
bildung 4.1 gezeigten Einflussparametern ist hier zusatzlich die Rotorsteigung s als Parameter aufge-
flhrt. Diese beeinflusst maRgeblich die Form des Spaltkanals, worauf bei der Vorstellung der in dieser
Arbeit untersuchten Spaltgeometrien in Abschnitt 4.2 eingegangen wird.
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Der theoretische Massenstrom ri., nach Gl. 2.8 ist eine Funktion der in Tabelle 4.1 aufgefiihrten Para-
meter und kann daher die Hochdrucktemperatur Ty, ersetzen. Fir den tatsachlich durchgesetzten Spalt-
massenstrom i, ergeben sich damit folgende Abhangigkeiten:

mSp = f(Cp: Cv) Nup» A, Mieh, Pup) Pnp» Usp, D, hSp!S) Gl. 4.1

Damit ergibt sich die Zielfunktion zu:

f(mSp'Cp'Cv’nHD'AHD’mth' pHDrpND'uSp'D'hSp'S) =0 Gl. 4.2

Es ergeben sich zwolf Parameter mit vier Einheiten und damit acht dimensionslose Kennzahlen. Zur
Losung des resultierenden Gleichungssystems werden die Parameter rig,, ¢, pyp Und D als unabhan-
gige Parameter betrachtet. Die sich ergebenden Kennzahlen flr den Spalt sind in Tabelle 4.2 zusam-
mengefasst und kénnen in physikalische und geometrische Kennzahlen unterteilt werden. Die Herlei-
tung ist in Anhang A.1.1 zu finden. Als ZielgréRe wird der Stromungsbeiwert a aufgefasst, welcher im
Rahmen dieser Arbeit in Abhangigkeit der Gbrigen Kennzahlen ermittelt wird. Der Isentropenexponent
K reprasentiert eine Fluideigenschaft und I1g, das am Spalt anliegende Druckverhaltnis. Die Umfangs-
machzahl am Spalt Ma,, s, setzt die Umfangsgeschwindigkeit ins Verhaltnis mit der isentropen Schall-

geschwindigkeit auf der HD-Seite ayp = /K * R, - Typ. Die Reynoldszahl

Re = 2T Gl. 4.3
Nup bSp

verbindet die Betriebsparameter mit den Fluideigenschaften. Dabei wird auf die Spaltbreite bg,, senk-
recht zur Stromungsrichtung (vgl. Abbildung 0.1) zuriickgegriffen, die unter den getroffenen Annahmen
kein freier Parameter ist. Die Prandtl-Zahl Pr beinhaltet ebenfalls Fluideigenschaften und stellt eine
Beziehung zwischen der Reibgrenzschicht und der Temperaturgrenzschicht her. Die geometrischen
Kennzahlen beschreiben ein Spalthohen-Durchmesser-Verhaltnis sowie ein Steigung-Durchmesser-
Verhaltnis.

Tabelle 4.2:  Dimensionslose Kennzahlen zur Beschreibung des Spaltmassenstroms g, fur eine
einphasige, adiabate Strémung.

Physikalisch Geometrisch

Mgy
1—11 = —. =
Mep

C
H2=_p: K
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DreilRig [Dre89] fiihrt das Pi-Theorem mit leicht veranderten Einflussparametern durch und erhélt neben

der Umfangsmachzahl und der Reynoldszahl auch die Machzahl Ma = ;S—” anstelle des Isentropenex-
Sp

ponenten. Da die Machzahl ein Ergebnis der Simulation ist und nicht gezielt eingestellt bzw. gemessen
werden kann, wird in dieser Arbeit nicht auf die Machzahl als dimensionslose Kennzahl fiir die Spalte
zuriickgegriffen.

4.2 Untersuchte Spaltgeometrien
Im Folgenden werden die in dieser Arbeit untersuchten Spalte von Schraubenmaschinen zu einer zwei-
dimensionalen Stromungskontur vereinfacht und Bezug zu den geometrischen Kennzahlen genommen.

4.2.1 Stirnspalt

Der Stirnspalt befindet sich hoch- sowie niederdruckseitig zwischen dem stehenden Gehduse und dem
bewegten Rotor, vgl. Abbildung 2.4. Abbildung 4.2 zeigt links die Lage des Stirnspaltes auf der Rotor-
stirnflache sowie rechts den daraus abgeleiteten Stromungskanal des Spaltes. Der Rotorzahn —und damit
auch der Stirnspalt — wird in radialer Richtung in Segmente unterteilt. Es wird davon ausgegangen, dass
die Stirnspaltstromung innerhalb dieser Segmente, wie in der Abbildung dargestellt, in Umfangsrich-
tung stattfindet. Die in Strémungsrichtung befindliche Spaltlange entspricht der mittleren Lange eines
Segmentes in Umfangsrichtung. Details Gber die Implementierung und Bestimmung der geometrischen
Parameter sind in Abschnitt 6 beschrieben.

Die Spaltsegmente nehmen die Geometrie eines rechteckigen Kanals konstanter Hohe an. Fur den prin-
zipiellen Stromungskanal wird stets von einer rechtwinkligen Rotorkontur ausgegangen und damit die
Rotorsteigung vernachléssigt, die zu einer Schragung der Kontur am Spalteinlass und -auslass fuhren
wirde. Die Lange Lg, der Spaltsegmente variiert je nachdem, welche Position zwischen Fuflkreis und
Kopfkreis betrachtet wird, wobei sich der Hauptrotor gegentiber dem Nebenrotor aufgrund der gréReren
Zahnbreite durch deutlich langere Spalte auszeichnet. Die SpalthGhe hg,, ist ein frei wahlbarer Parameter
bzw. konstruktiv vorgegeben.

HD ND
Rotor
ms P By LSp
Rotor 5p
Gehéiuse/ us, > 0

Abbildung 4.2: Skizze zur Stirnspaltstrémung und abgeleitete, vereinfachte Spaltgeometrie.

Aus der vereinfachten Geometrie ergeben sich Anderungen gegeniiber den in Tabelle 4.2 zusammenge-
stellten geometrischen Kennzahlen. Der in I1, und IIg genutzte Hauptrotordurchmesser D hat auf die
vereinfachte Geometrie aus Abbildung 4.2 keinen direkten Einfluss. Statt auf ein Spalththen-Rotor-
durchmesser-Verhéltnis wird auf die fiir rechteckige Kanéle gangige Kennzahl des Spalth6he-L&nge-
Verhaltnisses (kurz: hg,/Lg,-Verhaltnis) zurlickgegriffen. Anhand des Rotordurchmessers kann dem
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Stirnspalt in der Kammermodellerstellung bzw. -simulation ein eindeutiger Langen- und Umfangsge-
schwindigkeitsverlauf zugeordnet werden, um das hg,/Ls,-Verhaltnis und die Umfangsmachzahl zu
bestimmen, worauf in Abschnitt 6 naher eingegangen wird. Unter Einbezug des Relativsystems wird die
Umfangsgeschwindigkeit am Gehéuse aufgepragt. Wie eingangs erlautert, wird der Einfluss der Rotor-
steigung auf die Stirnspalte vernachlassigt, weshalb I1g aus Tabelle 4.2 nicht untersucht wird.

4.2.2 Gehausespalte

Die Lage und die prinzipielle Form der Geh&usespalte sind in Abbildung 2.4 dargestellt. Die genaue
Form des Strdmungskanals ist von den geometrischen RotorkenngréRen sowie dem zweidimensionalen
Rotorprofil im Stirnschnitt der Schraubenrotoren abhéngig. Das in dieser Arbeit untersuchte Rotorprofil
ist das asymmetrische SRM-Profil, das ausfiihrlich von Rinder [Rin79] beschrieben ist. Die Z&hnezahl
des untersuchten Rotorprofils betragt vier am Haupt- und sechs am Nebenrotor, die Durchmesser der
beiden Rotoren sind identisch und der Achsabstand nach der in [Rin79] vorgestellten tiblichen Ausfiih-
rung zu a = 0,785 - D gewdhlt. Die Rotorprofilerstellung tberldsst dem Anwender aulerdem die Wahl
der Winkel ¢, und ¢, [Rin79], die hier beide zu null gewéhlt sind. Die fiir die Spaltuntersuchung zu
variierenden geometrischen Kennzahlen sind das Spalthdhen-Durchmesser-Verhaltnis (I17, kurz hg,/D-
Verhaltnis) sowie das Steigung-Durchmesser-Verhaltnis (ITg, kurz s/D-Verhaltnis), die jeweils auf den
Haupt- und den Nebenrotor zu beziehen sind. Zur Variation von I1g werden drei verschiedene Hauptro-
torsteigungen sowie die zugehorigen Nebenrotorsteigungen bei konstantem Rotordurchmesser unter-
sucht, vgl. Abbildung 4.3, die den flr Schraubenkompressoren uiblichen Bereich abdecken.

S 167
D_ )

Abbildung 4.3: Rotorgeometrien zur Untersuchung des Gehdusespaltes.

Analog zur Untersuchung des Stirnspaltes soll die Betrachtung der Gehdusespaltgeometrie zweidimen-
sional erfolgen. Die Anndherung der Gehéausespaltgeometrie ist flir den Hauptrotor [Utr18c] zu entneh-
men und wird im Folgenden flr den Nebenrotor erldutert. Unter der Annahme, dass die Spaltstromung
senkrecht zur Spaltbreite erfolgt, ergibt sich fiir den Nebenrotor die in Abbildung 4.4 dargestellte Geo-
metrie, die abhangig vom s/D-Verhéltnis ist. Der resultierende Stromungskanal besteht aus der Zahn-
sowie der Geh&usekontur, die am Nebenrotor einen Bereich konstanten Strdmungsquerschnittes sowie
einen abgerundeten Ein- und Auslauf bilden. Im Bereich konstanter Spalth6he weisen sowohl Zahn- als
auch Gehé&usekontur einen Radius auf, weshalb sich die Kontur nicht direkt fur die experimentelle Un-
tersuchung in dem in dieser Arbeit verwendeten Messaufbau (vgl. Abschnitt 4.4.1) eignet, da hier eine
ebene Gegenkontur vorliegt. Aus diesem Grund werden Zahn- und Geh&usekontur unter der Vorausset-
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zung eines konstanten Stromungsquerschnittes hin zu einer geraden Geh&usekontur verandert. Ausge-
hend vom Rotorursprung wird dazu der radial verfugbare Strémungsquerschnitt bestimmt und damit der
neue Stromungskanal mit einer ebenen Geh&usekontur ermittelt, die ebenfalls in Abbildung 4.4 darge-
stellt ist. Die Kriimmung des urspriinglichen Gehduses ist gering, weshalb sich die dargestellten Stro-
mungskanéle im Bereich des engsten Stromungsquerschnittes optisch nicht merklich unterscheiden.

Abbildung 4.4: Nebenrotor und senkrecht zur Spaltbreite geschnittenes Geh&use (links), resultie-
render Strémungskanal mit gerader (rot) und gebogener (schwarz) Gehausekontur
(rechts).
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Abbildung 4.5: Vergleich zwischen NR-Zahnkontur mit geradem Gehause (rot) und lber Bisu-
perellipsen angen&herter Kontur (blau); Kennzeichnung der Bisuperellipsenpara-
meter a und b am Spalteinlauf (s/D=1).

Damit die in dieser Arbeit untersuchten Spaltgeometrien auf maglichst einfache Weise reproduzierbar
sind, werden fir die gerade Geh&usekontur die Zahnkonturen mathematisch angenéhert, wozu sich Bisu-
perellipsen

X m y n

|E| + |E| =1 Gl. 44
eignen. Die untersuchten Zahnkonturen fur Haupt- und Nebenrotor setzen sich dabei jeweils aus zwei
Bisuperellipsen zur Abbildung der Zahnkonturen am Ein- und Austritt sowie fir den Nebenrotor zusétz-
lich aus einem geraden Abschnitt konstanter Spalthéhe mit der Lange Lg, zusammen. Eine Gegenuiber-
stellung der Zahnkontur mit geradem Gehéuse und der tber Bisuperellipsen angenaherten Zahnkontur
des Nebenrotors ist in Abbildung 4.5 dargestellt. Die Parameter der Bisuperellipsengleichungen kdnnen
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Tabelle 4.3 entnommen werden. Die Konturen sind dabei so dargestellt, dass links der Hochdruck vor-
liegt und es damit von links nach rechts stromt. Die Lange Lg, variiert fiir den Bezugsdurchmesser von
72 mm je nach s/D-Verhaltnis zwischen 2,8 und 5,8 mm. Die drei resultierenden angendherten Zahn-
konturen des Nebenrotors sind in Abbildung 4.6 dargestellt. Der Stromungskanal ahnelt dem Stirnspalt,
die Spaltlange konstanten Stromungsquerschnitts ist jedoch kurz und statt des scharfkantigen Spaltein-
tritts und -austritts liegt hier jeweils eine abgerundete Kontur vor.

Die tiber Bisuperellipsen angenaherten Zahnkonturen am Hauptrotor sind in Abbildung 4.7 dargestellt.
Wie bereits beim Nebenrotor ergibt sich flir das grofite s/D-Verhaltnis die langste Strémungspassage,
die im Vergleich mit den anderen beiden Zahnkonturen eine moderate Anderung des Strémungsquer-
schnittes in Spaltlangenrichtung aufweist. Allen drei Zahnkonturen ist eine scharfe Kante im engsten
Querschnitt und eine anschlielende starke Konturaufweitung gemein. Die vorgestellten angenaherten
Spaltkonturen bilden die Basis fur die simulative und die experimentelle Untersuchung.
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Abbildung 4.6: Angenaherte Konturen der drei untersuchten Nebenrotorgehéusespalte.

Tabelle 4.3: Parameter der Bisuperellipsengleichungen zur Beschreibung der Gehausespalte.

Hauptrotor Nebenrotor

S D D SNR Dyr b Dyr L Dyr

D |* " 72mm” 72mm| m | n |Dyg| ¢ 72mm 72mm | M | n |7 72mm

1| [mm] | [mm] | [-] ][] [] [mm] (mm] ][] [mm]
Einlauf 9,4 10 1,8 0,85 1,2 5 25|25

1 1,5 2,8
Auslauf 4,7 10 11 1,4 5 2,7 0,95
Einlauf 13,5 10 18| 1 1,5 5 25|35

1,67 2,5 4,2
Auslauf 6,9 10 111 1,8 5 2 119
Einlauf 21,2 10 2 1,05 2,3 5 2,541

5 7,5 5,8
Auslauf 10,8 10 1,11 2,3 5 2,823
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Abbildung 4.7:  Angenadherte Konturen der drei untersuchten Hauptrotorgehausespalte.

4.3 Numerische Simulation der Spaltstromung

Der folgende Abschnitt stellt die nétigen Grundlagen zur Simulation der Spaltstromungen mittels CFD
vor. Der Massen-, Impuls- und Energietransport in Stromungen wird Uber ein partielles Differentialglei-
chungssystem beschrieben, fur das keine allgemeine analytische Losung bekannt ist. Zur Approximie-
rung der Losung werden Diskretisierungsmethoden in Kombination mit numerischen Lésungsverfahren
verwendet. Die meistverwendete Lésungsmethode, die auch im Rahmen dieser Arbeit mit der Software
Ansys® CFX verwendet wird, ist die Finite-Volumen-Methode. Im Weiteren werden die in dieser Arbeit
zur Simulation verwendeten Ansatze und Modelle kurz skizziert. Fur ein tiefergehendes Verstandnis
wird auf die entsprechende Fachliteratur verwiesen.

4.3.1 Grundgleichungen

Das fur ein Kontrollvolumen zu lésende Gleichungssystem setzt sich im Kern aus den Gleichungen der
Massen- und Impulserhaltung sowie der Energieerhaltung zusammen. Die Erhaltungsgleichungen wer-
den im Folgenden in ihrer differentiellen Form nach [Hir07] vorgestellt.

Die Massenerhaltung

p =
a_f:+v.(pg)=0 Gl. 4.5

sagt aus, dass die zeitliche Dichtednderung dem konvektiven Massenaustausch entsprechen muss.

Die Impulserhaltung wird uber folgende Gleichung ausgedriickt:

a E g 3 - _ -

%+V-(p5®5)=—Vp+V-‘f+pb Gl. 4.6
Im Gegensatz zur Massenerhaltung existiert in jede Raumrichtung eine Impulserhaltung, weshalb die
Gleichung vektoriell ist. Die linke Seite beschreibt die zeitliche Impulsénderung sowie den konvektiven
Impulsaustausch. Die rechte Seite der Gleichung enthélt die wirkenden Druckkrafte sowie die zusatzlich

wirkenden Normal- und Scherspannungen, zusammengefasst in dem Spannungstensor 7, und die Volu-

menkréfte, beispielsweise durch Gravitation, mit dem Kaorperbeschleunigungsvektor b. Fir
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Newton‘sche Fluide gilt fur den Schubspannungstensor T unter Verwendung der Stokes’schen Hypo-
these:

—a((29429) _2(5. 95 Gl 47
Tij =N axl- axj 3 ¢ ) Y

Hier bezeichnet §;; das Kronecker-Delta mit §;; = 1 fur i = j, sonst gilt §;; = 0. Nach Einsetzen von GI.
4.7 in Gl. 4.6 ergibt sich fur die Impulserhaltung unter der Annahme einer konstanten Viskositat:

W+V-(pc®c}=—Vp+n Ac+§V(V-c) + pb Gl. 4.8

Die Energieerhaltung kann tber folgende Gleichung ausgedriickt werden:

dpu;
ot

+ V- (péhy — AVT —%-€) = P; + dp, Gl. 4.9

22
mit der inneren Totalenergie u, = u + % und dem Zusammenhang zwischen Totalenthalpie k., Enthal-

pie h und u,:

hemht sz, + 2 Gl. 4.10
2 p
Die linke Seite der Energieerhaltung enthalt die zeitliche Anderung der Gesamtenergie, den konvektiven
Energieaustausch, die diffusive Warmeleitung sowie die von den viskosen Kraften geleistete Arbeit. Die
rechte Seite enthalt die Leistung der externen Volumenkrafte Py sowie den Warmestrom weiterer War-
mequellen ¢;,. Das Gleichungssystem, bestehend aus Masse-, Impuls- und Energieerhaltung, wird auch

als Navier-Stokes-Gleichungen bezeichnet.

Zur Bestimmung aller Unbekannten sind weitere Gleichungen nétig, weshalb in der Regel Zustands-
gleichungen herangezogen werden. Aufgrund der im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Gase wird die
ideale Gasgleichung sowie die kalorische Zustandsgleichung verwendet:

p = pR;T Gl.4.11

du = c,dT Gl. 4.12

4.3.2 Turbulente Strémungen und Turbulenzmodelle

Strémungen kénnen als laminar oder turbulent charakterisiert werden. Laminare Strémungen zeichnen
sich durch nebeneinander verlaufende Stromlinien aus. Storungen dieser geordneten Strdmungsform,
bedingt durch Querbewegungen, die beispielsweise durch Querschnittsspriinge oder Wandreibung her-
vorgerufen werden, flihren ab einer gewissen Reynoldszahl zur Ausbildung einer turbulenten Strémung.
In diesen turbulenten Strdmungen kommt es zu zeitlich und rdumlich unregelmaliigen, dreidimensiona-
len Querbewegungen und infolgedessen zu einer starken Durchmischung der Strdmung. Dies fuhrt zu
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einer zusatzlichen Wandlung von kinetischer Energie in innere Energie [Fer08]. Als entscheidendes
Kriterium, ob eine Strdmung laminar oder turbulent ist, ist die Reynolds-Zahl identifiziert [Rey95] und
flir Rohr- bzw. Kanalstrémungen intensiv untersucht worden [Sch06]. Wéhrend die meisten technischen
Strémungen turbulent sind, kann es in den zu untersuchenden Spalten aufgrund der geringen Spalthéhen
und den damit verbundenen Kkleinen Spaltmassenstromen zu niedrigen Reynoldszahlen und damit zu
laminarer Stromung bzw. Stromungen im Ubergangsbereich laminar-turbulent, der transitionellen Stro-
mung, kommen. In der Regel kann eine kritische Reynoldszahl beziffert werden, die den Umschlags-
punkt von der laminaren zur turbulenten Stromung angibt. Der Einfluss der Turbulenz auf den Massen-
durchfluss ist so groR, dass er in der Simulation nicht vernachldssigt werden kann. Die Turbulenz kann
auf unterschiedliche Arten in die Simulation eingebunden werden, wobei mit steigender Abbildungsglite
der Rechenaufwand steigt.

Die hochste Abbildungsgute der Turbulenz wird durch direkte numerische Simulation (engl. direct nu-
merical simulation, DNS) erreicht. Dabei werden die Navier-Stokes-Gleichungen ohne eine Modellie-
rung der Turbulenz geldst. Zur sinnvollen Durchfiihrung der DNS ist jedoch eine sehr feine zeitliche
und rdumliche Diskretisierung notig. Dartiber hinaus steigt der Rechenaufwand mit der Reynoldszahl
derart stark an, dass die DNS mit derzeitigen Rechenressourcen nur fiir geringe Reynoldszahlen einsetz-
bar ist [Fer08]. Sie wird daher gréRtenteils zur Erforschung der Entstehung und Struktur der Turbulenz
genutzt.

Statt die Navier-Stokes-Gleichungen direkt zu 16sen, besteht die Moglichkeit, die Turbulenz ganz oder
teilweise zu modellieren. Die Grobstruktursimulation (engl. large eddy simulation, LES) I6st die Glei-
chungen ahnlich wie die DNS fur groRe Wirbelstrukturen, die den grofiten Einfluss auf die Strémung
haben, wahrend kleinskalige Wirbelstrukturen durch Modelle approximiert werden. Auf diese Weise
kann im Vergleich zur DNS ein GroBteil der Rechenressourcen eingespart und der anwendbare Simula-
tionsbereich ohne groRen Genauigkeitsverlust in Richtung groRerer Reynoldszahlen verschoben wer-
den. [Fer08]

Eine weitere Reduzierung der Rechenzeit wird durch die Verwendung der Reynolds-gemittelten Navier-
Stokes-Gleichungen (engl. Reynolds-averaged Navier-Stokes equations, RANS equations) erreicht, bei
denen alle Instationaritaten der Turbulenz modelliert werden. Eine solche Betrachtung ist furr die meisten
ingenieurstechnischen Anwendungen ausreichend und findet daher auch bei der hier durchgefiihrten
Spaltsimulation Anwendung. Bei der Methode werden die instationdren Variablen (hier eine beliebige
SkalargroBe ¢) der Transportgleichungen in einen iiber das Zeitintervall T gemittelten Anteil ¢ und
einen zeitabhangig fluktuierenden Anteil ¢’ aufgeteilt: [Fer08]

T
d(x;,t) = p(x) + ¢'(x;,t) mitPp(x;) = lim lf ¢ (x;, t)dt Gl. 4.13
Tooo T 0

Neben dem beschriebenen zeitlich fluktuierenden Anteil gibt es fiir kompressible Medien weitere Fluk-
tuationen zwischen der Dichte und anderen Variablen wie der Geschwindigkeit [Hir07]. Um diese
Terme zu umgehen, wird in der Literatur eine Dichte gewichtete Mittelung (sog. Favre-Mittelung
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[Hir07]) vorgeschlagen. Im Folgenden wird angenommen, dass diese Dichtefluktuationen vernachlas-
sigbar gering sind. Durch Anwendung des Ansatzes aus Gl. 4.13 auf die Navier-Stokes-Gleichungen
ergeben sich die RANS-Gleichungen, z.B. fur die Impulserhaltung (GI. 4.8):

R 4 b Gl. 4.14

=l

V4+V-

=

apé - , - o
%+V-(p8®c‘)=—w§+v-

Neben dem mittleren viskosen Spannungstensor z” ergibt sich dadurch der Reynolds-Spannungstensor:
R = —pd'®c Gl. 4.15

Diese zuséatzlichen Terme sind Folge der fluktuierenden nicht-linearen gemittelten Anteile und miissen

modelliert werden. Analog zu diesen Reynolds-Spannungen der Form pci’cj' entsteht in der Energieer-

haltung der turbulente Skalarfluss pw, der ebenfalls nicht eindeutig durch gemittelte Groen ausge-
drickt werden kann. Dies fuhrt dazu, dass mehr Unbekannte als Gleichungen vorhanden sind, was als
SchlieBungsproblem bezeichnet wird. Die zur SchlieBung der RANS-Gleichungen eingefiihrten Ansétze
werden als Turbulenzmodelle bezeichnet. [Fer08]

Die im Rahmen dieser Arbeit verwendeten Turbulenzmodelle gehdren zur Gruppe der Wirbelviskosi-
tatsmodelle. Der durch Turbulenz entstehende Impulsaustausch und die dadurch entstehende sogenannte
Scheinreibung kénnen demnach n&herungsweise tber eine erhdhte Viskositéit abgebildet werden. Neben
der stoffspezifischen, molekularen Viskositat n wird zusétzlich die turbulente Wirbelviskositéat 1,4
eingeflhrt, was allerdings in der Regel die Isotropie der Turbulenz voraussetzt. Die Komponenten des
Reynolds-Spannungstensors lassen sich daruiber wie folgt bestimmen [ANS16a]:

ac; ac—,-> 2

—pCiCi = Nturp (a_xj + o)~ 3 8Pk Gl. 4.16

Hier bezeichnet k die turbulente kinetische Energie [Fer08]

1
k ==clc] == (cxey + cycy + cpch). Gl. 4.17

Der turbulente Skalarfluss kann mithilfe der turbulenten Diffusivitét I},,.,, die das Verhaltnis aus tur-
bulenter Viskositat und turbulenter Prandtl-Zahl beschreibt, bestimmt werden [Fer08]:
oy 0
—pCi(,b’ = Fturb G—XL Gl. 4.18

Die Bestimmung der turbulenten Viskositat ist je nach Turbulenzmodell unterschiedlich komplex und
kann algebraisch (Nullgleichungs-), mit einer (Eingleichungs-) oder mit zwei zusatzlichen Gleichungen
(Zweigleichungs-Turbulenzmodell) beschrieben werden. Das von Vimmr [VimO07] zur Simulation der
Gehdusespaltstromung verwendete Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell ist ein Null-Gleichungs-Turbu-
lenzmodell, wéhrend Sachs [Sac02] und Kauder und Stratmann [KauO2b] bei ihren Spaltsimulationen

mit dem Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell (kurz: SA-Modell) auf ein Eingleichungs-Turbulenzmodell
zuriickgreifen, das, neben anderen, auch in dieser Arbeit verwendet wird. Das Modell geht auf Spalart
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und Allmaras zuriick [Spa92] und ist urspriinglich ein low-Reynoldsnumber-model, das fiir gute Ergeb-
nisse eine hinreichend gute Auflésung im Grenzschichtbereich bendtigt. Auf die Vorstellung aller ver-
wendeten Gleichungen der Turbulenzmodelle wird im Rahmen dieser Arbeit verzichtet und stattdessen
die verwendeten Modellkonstanten zusammengefasst. Die in dem Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell
verwendeten Konstanten sind GI. 4.19 zu entnehmen.’

2
cp1 = 0,1355; ¢, =0,622; o= §; x=041;

Gl. 4.19
Cp1 1+ Ch2
Cw1 = F + g P w2 =03 w3 =2 =71

Im Folgenden werden die géngigsten Zweigleichungs-Turbulenzmodelle vorgestellt, die ebenfalls in
dieser Arbeit verwendet werden. Das k-e-Turbulenzmodell (kurz: k-e-Modell) berechnet die turbulente
Viskositét n,,,, mithilfe der turbulenten kinetischen Energie k und der Dissipationsrate € [ANS16a],
[ANS16b]:

k2
Nturb = Cnp? ] Cn = 0,09 GI 4.20

Die turbulente kinetische Energie und die Dissipationsrate werden dabei tber weitere partielle Trans-
portdifferentialgleichungen mithilfe empirischer Werte bestimmt, die verwendeten Konstanten lauten
[ANS16a], [Fer08]:

Coy = 1,44; Coy = 1,92; 6. = 1,3 Gl.4.21

Das k-e-Modell wird insbesondere zur Bestimmung freier Strémungen genutzt. Die Berechnung von
druckinduzierten Abldsungen ist hingegen problematisch.

Das k-w-Turbulenzmodell (kurz: k-w-Modell) geht auf die Uberlegungen von Wilcox [Wil88] zuriick
und berechnet die turbulente Viskositat mithilfe der turbulenten kinetischen Energie k und der turbu-
lenten Frequenz w¢,,-, [ANS16a]:

k

Weyrp

Gl. 4.22

Nturp = P

Die Gleichung fiir die turbulente kinetische Energie ist im Vergleich zum k-e-Modell leicht modifiziert
und verwendet folgende Konstanten [ANS16a], [Fer08]:

B*=0,09; o, =2
5 Gl. 4.23
= 6; B =0,075; o, =2; &€=p"wumpk

" Das Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell ist als Beta-Feature in Ansys® CFX implementiert. Die Koeffizienten
sind daher nicht in [ANS16b] oder [ANS16a] dokumentiert, sind jedoch auf Nachfrage von CFX Berlin bestétigt
worden.
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Gegentber dem k-e-Modell zeichnet sich das k-w-Modell durch eine deutliche Verbesserung der Re-
chenergebnisse in Wandnéhe aus. In der freien Strémung liefert hingegen das k-e-Modell bessere Er-
gebnisse.

Um die Stérken der beiden Modelle zu kombinieren, hat Menter [Men93] das k-w-Shear-Stress-Trans-
port-Turbulenzmodell (kurz: SST-Modell) entwickelt, das heute in vielen Simulationsbereichen Anwen-
dung findet und auch in dieser Arbeit verwendet wird. Dieses Modell wechselt, abhéngig vom Rechen-
gebiet, zwischen dem k-w- und dem k-e-Modell. Entscheidendes Wechselkriterium ist dabei die von
der Wand beeinflusste Grenzschicht der Stromung, innerhalb derer das k-w- und auBerhalb derer das k-
e-Modell verwendet wird.

4.3.3 Grenzschichttheorie und Transitionsmodell

Wie oben beschrieben, unterscheidet das SST-Modell bei der Berechnung zwischen der Strémung in
der Grenzschicht und der freien Strémung. In der freien Strémung kann die Reibung und damit die
Viskositét in der Regel vernachléssigt werden (,,reibungslose AuB3enstromung® [Sch06]). In der Grenz-
schicht muss die Viskositat hingegen beriicksichtigt werden, die Strdmung kann hier laminar oder tur-
bulent sein. Abbildung 4.8 zeigt die Entwicklung der Grenzschicht am Beispiel einer langsangestrém-
ten Platte. Direkt an der Plattenwand gilt bei reibungsbehafteten Strdmungen die Haftbedingung, ver-
bunden mit der Geschwindigkeit null der Strémung. Die Dicke § der Grenzschicht nimmt mit zuneh-
mendem Abstand zur Plattenvorderkante zu. Die Grenzschichtdicke & gibt an, in welchem Wandabstand
die Strdmung 99 % der Geschwindigkeit der freien AuBenstrémung erreicht hat [Sch06].

Bei den untersuchten Spaltstromungen kommt der korrekten Abbildung der Grenzschicht eine beson-
dere Bedeutung zu, da die Grenzschichtstromung aufgrund der geringen Hoéhe der Stroémungskanéle
einen GroRteil der Stromung ausmachen kann. Um die Geschwindigkeitsverteilung in der Grenzschicht
in der numerischen Stromungssimulation méglichst realitatsnah abbilden zu kénnen, mussen die wand-
nahen Bereiche ausreichend fein aufgelost sein. Zur Uberprifung werden in der Literatur der dimensi-
onslose Wandabstand y* und die dimensionslose Geschwindigkeit ¢* eingefiihrt [Fer08]:

C T
] Gl. 4.24
n p
c-
¢t == Gl. 4.25
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Abbildung 4.8: Grenzschicht an einer langsangestrémten ebenen Platte (schematisch) nach [Sch06].
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Abbildung 4.9: Turbulente Grenzschicht: dimensionsloses Geschwindigkeitsprofil als Funktion des
dimensionslosen Abstands von der Wand nach [Fer08].

Hier bezeichnet 7, die Wandschubspannung und ¢; die mittlere Strémungsgeschwindigkeitskompo-
nente parallel zur Wand [Fer08]. Die dimensionslose Geschwindigkeit beschreibt die Geschwindigkeit
in Wandnéhe und ist in Abbildung 4.9 als Funktion des dimensionslosen Wandabstandes dargestellt.
Die Grenzschicht lasst sich in weitere Abschnitte unterteilen. Fiir 0 < y* < 5 ergibt sich ein viskoser
Bereich, in dem die Stromungsgeschwindigkeit eine lineare Funktion des Wandabstandes ist und sich
die Strémung nahezu laminar verhilt. Es schlieBt sich fiir 5 < y* < 30 ein Ubergansbereich an, in dem
viskose und turbulente Spannungen etwa gleich ausgeprégt sind, bevor die Grenzschicht fir
30 < y* <350 in einen logarithmischen Bereich (ibergeht, in dem sowohl viskose als auch turbulente
Effekte vorherrschen [Ver07], [Oer11]. Das Geschwindigkeitsprofil kann hier tiber folgende Gleichung
bestimmt werden [Oer11], [Fer08]:

ct = %ln(y“L) + B, mitk = 0,41; B = 5,5 fiir eine glatte, ebene Platte [Fer08] Gl. 4.26

k bezeichnet hier die Karman-Konstante und B eine empirische Konstante. Mit noch gréfierem Wand-
abstand (y* > 350) schlieRt sich die duRere Zone an, die, wie die freie Stromung, priméar durch Trag-
heitskréfte dominiert wird und den groften Teil der Grenzschicht einnimmt [Ver07].

Zur Abbildung des Geschwindigkeitsprofils in der Grenzschicht stehen dem Nutzer von Ansys® CFX
zwei Moglichkeiten zur Verfligung: Zum einen kdnnen empirische Wandfunktionen genutzt werden,
die den Geschwindigkeitsverlauf in der Grenzschicht widerspiegeln und von allen in Ansys® CFX ver-
fligharen Turbulenzmodellen genutzt werden kdnnte. Grofter Vorteil dieses Ansatzes ist, dass das Lo-
sungsgebiet in Wandnahe nicht hoch aufgeldst sein muss, was hinsichtlich der Rechenzeit eine deutliche
Ersparnis bedeutet. Zum anderen besteht die Mdglichkeit, mit einem hinreichend feinen Netz die Grenz-
schicht aufzulésen. Die nétige Zellausdehnung orthogonal zur Wand wird dadurch in Wandnéhe sehr
gering. Die Zunahme der Zellausdehnung benachbarter Zellen sollte 20 % nicht Ubersteigen, wodurch
sich in Wandnéhe eine sehr hohe Zelldichte ergibt und der Rechenaufwand steigt. In Ansys® CFX wird
anhand der Netzdichte automatisch entschieden, ob Wandfunktionen zum Einsatz kommen. [ANS16a]
Die in dieser Arbeit verwendeten Netze weisen in der direkten Spaltregion fiir alle Simulationen y* < 2
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auf, um die Grenzschicht moglichst ohne Wandfunktionen aufzuldsen. Stichproben mit groberen Netzen
in Wandnéhe zeigten jedoch keine relevanten Anderungen des untersuchten Spaltmassenstroms.

Die Anderung der Strémungsart von laminar nach turbulent wird als Transition oder Entstehung der
Turbulenz bezeichnet [Sch06]. Fur die inkompressible Rohr- und Kanalstrémung ist jeweils eine kriti-
sche Reynoldszahl bestimmt worden, ab der die Stromung turbulent wird. Jedoch ist ebenfalls nachge-
wiesen worden, dass die kritische Reynoldszahl stark von der Stérung der Zustromung abhéangt. Durch
eine besonders ungestorte Zustromung kann so die kritische Reynoldszahl von Rohrstromungen auf bis
zu 40.000 angehoben werden. Hingegen bleibt die Stromung auch bei grofien Stérungen fur Reynolds-
zahlen unter 2000 laminar [Sch06]. Des Weiteren ist festgestellt worden, dass eine Stromung zeitweise
laminar und zeitweise turbulent sein kann. Der Intermittenzfaktor y gibt den zeitlichen Anteil der Tur-
bulenz an, wobei y = 0 einer dauerhaft laminaren und y = 1 einer dauerhaft turbulenten Strdmung ent-
spricht. Rotta [Rot56] untersucht das Verhalten von Rohrstromungen fiir unterschiedliche Reynoldszah-
len im Ubergangsbereich als Funktion des Weges in einem Rohr, vgl. Abbildung 4.10. Am Rohreintritt
befindet sich dabei eine scharfkantige Kreisblende mit einem Durchmesser von zwei Drittel des Rohr-
durchmessers. Das Diagramm zeigt deutlich, dass die Stromung ein Vielfaches des Rohrdurchmessers
zuriicklegen muss, bevor sich auch bei der gréfiten untersuchten Reynoldszahl eine nahezu voll turbu-
lente Stromung einstellt. Ein &hnliches Verhalten kann bei den in dieser Arbeit durchgefiihrten Spaltun-
tersuchungen erwartet werden. Der Stirnspalt sowie der Nebenrotorgehdusespalt weisen einen recht-
eckigen Kanal auf. Die meisten Lange-Hohe-Verhéltnisse der in dieser Arbeit untersuchten Spaltgeo-
metrien sind in der linken Halfte von Abbildung 4.10 anzusiedeln.

Das beschriebene erwartete Verhalten stellt die Herausforderung, die Intensitat der Turbulenz in der
Simulation korrekt abzubilden. Das SST-Modell geht bei Nutzung der Standard-Einstellungen in An-
sys® CFX von einer voll turbulenten Strémung aus. Es gibt jedoch die Méglichkeit, die Transition auf
Grundlage verschiedener Modelle zu bertcksichtigen. Das bevorzugte Modell zur Abbildung der Tran-
sition ist das empirisch bestimmte Gamma-Theta-Modell (y-0-SST-Modell), das eine Erweiterung des
SST-Modells darstellt und auf Langtry und Menter [Lan05] zurtickgeht. Das Modell definiert auf
Grundlage der Impulsverlustdicke 8 eine kritische Reynoldszahl und verrechnet diese mit dem Turbu-
lenzgrad:

Tu = Gl. 4.27

ez +ch+c?

*

Das Modell macht das Ldsen zwei zusatzlicher Gleichungen nétig, eine fir den Intermittenzfaktor y
und eine fur den Aufbau der Turbulenz in Abhangigkeit einer mit der Impulsverlustdicke 6 gebildeteten
Reynoldszahl [ANS16a]. Das Modell ist fur diverse transitionelle Strémungen validiert. Die Rechen-
dauer erhoht sich durch Verwendung des Modells um etwa 18 % und bendtigt ein feines Netz, da das
Modell nicht in Verbindung mit Wandfunktionen zu benutzen ist [ANS16b].
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Abbildung 4.10: Intermittenzfaktor y als Funktion der Lauflange x im Rohr (Rohrdurchmesser d)
[Rot56].

4.3.4 Finite-Volumen-Methode, Rechengitter und Simulationsgenauigkeit

Eine direkte Losung der in Abschnitt 4.3.1 vorgestellten Grundgleichungen ist nur fir wenige Spezial-
falle bekannt. Die numerische Lésung wird in Ansys® CFX mithilfe der Finite-Volumen-Methode er-
reicht, die neben der noch existierenden Finite-Elemente- und der Finite-Differenzen-Methode die am
héufigsten verwendete Lésungsmethode flir Stromungen ist. Dabei wird das Rechengebiet in einzelne
Kontrollvolumina aufgeteilt. Das resultierende Gleichungssystem wird pro Kontrollvolumen iterativ ge-
16st, um den Fluidzustand fir jedes Volumenelement zu bestimmen. Es wird die integrale Form der
Erhaltungsgleichungen genutzt, die bei Einhaltung einfacher Regeln bei der Diskretisierung in der Regel
konservativ ist. Dazu werden die vorgestellten differentiellen Erhaltungsgleichungen integriert und die
entstehenden Volumenintegrale, die einen Divergenzoperator enthalten, (iber den Satz von Gaul} in
Oberflachenintegrale tiberfilhrt [ANS16a]. In Ansys® CFX befinden sich die Rechenknoten an den Eck-
punkten der vom Benutzer definierten Kontrollvolumina, fur die die Variablenwerte zu bestimmen sind.
Die Variablenwerte auf der Kontrollvolumenoberflache werden mittels Interpolation bestimmt. Es
ergibt sich ein nichtlineares Gleichungssystem, welches iterativ zu lésen ist. Die Gleichungen werden
dazu in der Regel in ein Nullstellenproblem umformuliert und in jeder Iteration die Residuen ermittelt
[Fer08]. In Ansys® CFX wird das Gleichungssystem mithilfe eines gekoppelten Solvers geldst, der zu-
néchst die Geschwindigkeitskomponenten sowie den Druck bestimmt. Die Gleichungen zur Bestim-
mung der weiteren Strdmungsparameter (Energie, Turbulenz etc.) werden anschlieRend nacheinander
gelost. Die Losung der stationdren Simulation gilt als konvergiert, wenn ein nutzerdefiniertes Konver-
genzkriterium erreicht ist. [ANS16a]

Zur Simulation wird das zu untersuchende Strdmungsgebiet in eine benutzerdefinierte Anzahl an Kon-
trollvolumina diskretisiert, die gemeinsam als Rechengitter oder -netz bezeichnet werden. Die Anord-
nung des Rechengitters kann strukturiert oder unstrukturiert sein. Strukturierte Gitter werden auch als
regelmaBige Gitter bezeichnet und bestehen aus Sétzen von Gitterlinien. Die Gitterlinien eines Satzes
schneiden sich nicht untereinander und mit Gitterlinien fremder Sétze schneiden sie sich genau einmal,
vgl. Abbildung 4.11 links. Dies kann zu Nachteilen fiihren, da viele Gitterlinien in einem relevanten
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Strémungsbereich gleichzeitig zu einer hohen Konzentration in weniger relevanten Bereichen fiihren
und dadurch der Rechenaufwand unnétig steigt. Daher ist dieser Gittertyp nur fur einfache Geometrien
geeignet. Unstrukturierte Gitter, vgl. Abbildung 4.11 rechts, eignen sich im Gegensatz dazu zur Vernet-
zung komplexer Geometrien, wobei die Vernetzung automatisiert erfolgen kann. Dariiber hinaus konnen
unstrukturierte Gitter ohne groRen Mehraufwand lokal verfeinert werden, wenn beispielsweise der Gra-
dient der StromungsgroRen raumlich stark variiert. Nachteilig ist jedoch, dass die Abbildungsgiite ab-
nimmt. [Fer08] Da die in dieser Arbeit simulierten Geometrien nicht von hoher Komplexitét sind und
eine mdglichst hohe Genauigkeit gefordert ist, wird mit strukturierten Gittern gearbeitet.

PRI
SIS
OIS

X

Abbildung 4.11: Beispielhaftes strukturiertes Netz (links) und unstrukturiertes Netz (rechts)
[Fer08].

Die in diesem Abschnitt vorgestellten Modelle sowie das numerische Verfahren selbst flihren dazu, dass
das berechnete Stromungsfeld vom realen Stromungsfeld abweicht. Zur Einordnung der simulativ er-
langten Ergebnisse ist es daher wichtig, diese Abweichung einschatzen zu kénnen. Diese systematischen
Fehlerquellen werden im Folgenden vorgestelit.

Der Modellfehler ist die Differenz zwischen der exakten mathematischen Ldsung der benutzten Diffe-
rentialgleichungen und der realen Strémung [Fer08]. Urséchlich sind beispielsweise die Vereinfachun-
gen, die zur Abbildung der Turbulenz eingeflihrt worden sind, aber auch Vereinfachungen der realen
Geometrie oder vereinfachte Stoffeigenschaften. Die Abschétzug dieses Fehlers gestaltet sich schwierig,
da eine mdglichst genaue Losung, beispielsweise durch DNS oder Experimente, zur Bewertung vorlie-
gen muss. Im Rahmen der hier durchgefihrten Spaltsimulationen werden verschiedene Turbulenzmo-
delle miteinander und mit experimentellen Daten verglichen. Auf diese Weise kann zumindest ein Ein-
druck hinsichtlich des Einflusses der Turbulenzmodellierung auf diesen Fehler gewonnen werden.

Der Diskretisierungsfehler beziffert die Differenz zwischen der mathematisch exakten Lésung der Er-
haltungsgleichungen und der mathematisch exakten Lésung des aus der Diskretisierung hervorgegan-
genen Gleichungssystems [Fer08] und ist damit abhéngig von der Auflésung des Rechengebietes. Eine
einfache Methode zur Bestimmung des Diskretisierungsfehlers ist die Richardson-Extrapolation
[Ricl1b], [Fer08], woflr die Strdmung auf mindestens drei Netzen mit unterschiedlicher Zellenanzahl
simuliert werden sollte. Die unterschiedlichen Netze werden hier mit den Indizes h, 2h und 4h bezeich-
net. Hintergrund ist, dass ein Netz mit unendlich groBer Zellenanzahl fur ein konvergentes Verfahren
mit der exakten Losung der verwendeten Erhaltungsgleichung tbereinstimmt. Der Diskretisierungsfeh-
ler e einer StrémungsgroRe ¢ lasst sich bei einer Halbierung der Maschenweite in allen Richtungen
folgendermafen bestimmen [Fer08]:
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og (=)

log 2

d ¢h - ¢2h

€ = T mit der Ordnung p =

Gl. 4.28

Ublich ist jeweils eine Halbierung der Maschenweite. Es kann jedoch auch jeder andere Faktor unter
Anpassung des Faktors 2 in GI. 4.28 verwendet werden. Voraussetzung flr die Anwendung der Richard-
son-Extrapolation ist, dass sich die Strdmungsgroe ¢ mit dem Netz monoton &ndert. Die gitterunab-
héngige LAsung kann anschlielfend abgeschatzt werden [Fer08]:

Pexake = Pn + €fF Gl. 4.29

Auf diese Weise kann bestimmt werden, wie weit das Ergebnis eines endlichen Gitters von der exakten
Losung der verwendeten Erhaltungsgleichung abweicht. Das Verfahren wird auch als Netzstudie be-
zeichnet und wird fir alle in dieser Arbeit genutzten Netze angewendet.

Der Iterationsfehler ist die Differenz zwischen der exakten und der iterativ bestimmten Lésung der al-
gebraischen Gleichungssysteme [Fer08]. Nach jeder Iteration werden die Residuen bestimmt und die
Rechnung auf Konvergenz geprift. Fur einen geringen Iterationsfehler mussen die Residuen maoglichst
klein sein, wodurch jedoch der Rechenaufwand steigt.

4.4 Experimentelle Spaltuntersuchung

Die Einfdhrung in die numerische Stromungsmechanik im letzten Abschnitt macht deutlich, dass CFD-
Simulationen mit Unsicherheiten verbunden sind. Eine experimentelle Validierung der Simulationser-
gebnisse ist daher unerlasslich. Zu diesem Zweck steht am Fachgebiet Fluidtechnik der TU Dortmund
ein offener HeiBluftkreislauf zur Verfligung, in den ein statisches Spaltmodell zur Untersuchung ver-
schiedener Spaltgeometrien integriert wird. Neben der Untersuchung von Spaltmassenstromen bietet
der Kreislauf die Moglichkeit, nass- und trockenlaufende Rotationsverdranger als Expansionsmaschine
zu untersuchen [HUt16], [Nik14]. Die Vorstellung der Anlage beschrankt sich hier auf den fir diese
Arbeit relevanten Teil zur Untersuchung von Spaltkonturen ohne Bewegung der Systemberandung. Das
folgende Kapitel stellt den Versuchsstand und das Spaltmodell sowie die verwendete Messtechnik vor.
AnschlieBend wird das Fehlerpotenzial der Messungen anhand ungewollter Leckagen und Messunsi-
cherheiten beschrieben.

4.4.1 Versuchsstand und untersuchtes Spaltmodell

Der schematische Versuchsaufbau ist in Abbildung 4.12 dargestellt. Ein nasslaufender Schraubenkom-
pressor fordert Luft in einen Druckbehdlter, der als Pulsationsdampfer dient. Der Kompressor verfiigt
uber einen Kaltetrockner, der das eingespritzte Wasser wieder aus der Druckluft entfernt. Uber ein Dros-
selventil wird die Druckluft anschlieRend in das Rohrleitungsnetz geleitet. Die Druckluft durchlauft ei-
nen Strémungserhitzer und passiert anschlieBend die Messstrecke, die aus Coriolis-Massendurchfluss-
sensor und Spaltmodell besteht. AnschlieRend wird die Luft wieder in die Umgebung entlassen.
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Abbildung 4.12: Schematischer Aufbau des offenen Luftkreislaufes.

Zur Regelung von Massenstrom und Druckverhdltnis stehen diverse Ventile in der Anlage zur Verfu-
gung. Uber drei Bypassventile kann der tatséchlich das Spaltmodell passierende Massenstrom Mgy, ge-
regelt werden. Das Bypassventil 1 stellt hinter dem Druckbehélter eine direkte Verbindung zwischen
Hochdruckleitung und Niederdruck her und dient der Grobregelung des Eintrittsdruckes am Spaltmo-
dell. Bei den Bypassventilen 2 und 3 handelt es sich um ein Handventil und ein fein einstellbares elekt-
risches Regelventil, die der Feineinstellung des Druckes sowie dem ziigigen Druckaufbau hinter dem
Spalt dienen. Die Betatigung der Bypassventile bewirkt durch die Variation der Hochdruckbedingungen
eine Anderung des Spaltmassenstroms und bei konstantem Gegendruck eine Anderung des Druckver-
haltnisses. Uber das Gegendruckventil, ein pneumatisch steuerbares Regelventil, kann die Luft hinter
dem Spaltmodell aufgestaut und damit ein Gegendruck zur Einstellung des Druckverhaltnisses aufge-
baut werden. Bei entsprechender Einstellung des Druckes auf der Hoch- und Niederdruckseite konnen
beispielsweise bei gleichem Druckverhdltnis unterschiedliche Massenstrome — und dadurch unter-
schiedliche Reynoldszahlen — realisiert werden. Uber die Regelung der Ventile kénnen damit die Rey-
noldszahl und das Druckverhéltnis in gewissen Grenzen unabhéngig voneinander eingestellt werden.
Der Gegendruck entspricht jedoch minimal den Umgebungsbedingungen und limitiert dadurch den un-
tersuchbaren Reynoldszahlbereich. Die zur Berechnung der Reynoldszahl nétige Viskositat wird nach
der Sutherland-Formel [Tru08] mithilfe der Hochdrucktemperatur Ty p bestimmt.
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Abbildung 4.14: Installiertes Spaltmodell mit angeschlossener Sensorik.

Das Spaltmodell ist Giber Flansche in das Rohrleitungssystem integriert und in Abbildung 4.13 sowie
Abbildung 4.14 dargestellt. Kern des Modells ist das Gehduse mit einer Stromungsbreite von
bs, =150 mm, durch das die Luft geleitet wird. Ein abgerundeter Einlaufbereich soll dabei fir eine
moglichst ungestorte Zustromung sorgen. Die zu untersuchende Spaltkontur wird von hinten in das Ge-
héuse eingeschoben und oben an zwei Zylinder geschraubt, die der Spalthéheneinstellung dienen. Uber



4 Grundlagen der Spaltuntersuchungen 53

Feingewindeschrauben kann die Spaltkontur | AD-Flansch | | ND-Flansch |
angehoben bzw. abgesenkt und so ohne De- 7 N

montage der gesamten Kontur die Spalthéhe 1 i
neu eingestellt werden. Seitlich wird die Spalt-
kontur Gber zwei Deckel verspannt. Die seitli-

| Spaltkontur |
chen Leckagen werden Uber Dichtplatten aus
Kupfer minimiert. Die Spaltkontur wird auler- ﬁtﬁ
dem von der Niederdruckseite aus mit Schrau- 7d W | [/
ben gegen das Gehause gedriickt, um das Mo- / A N\ 3‘
dell auch frontseitig abzudichten. 7/ ! 7!

. _ H
Unmittelbar vor dem Spaltmodell wird der von =}
dem Spalt durchgesetzte Massenstrom g, ge-
messen, der anschliefend das Spaltmodell E‘_
\ /

durchstromt. Die geringen Massenstrome be-

dingen eine kleine Nennweite fur den Coriolis- 7
Massendurchflusssensor (DN15), sodass der _E/_ o\
geringe Rohrdurchmesser hinter dem Massen- ;

1
messer Uber Konen aufgeweitet werden muss. V@/

In 33 Millimetern Abstand vor der Spaltmitte

werden Druck und Temperatur gemessen, vgl. Druck- und
Abbildung 4.15. Die Messung auf der Nieder- 4 Temperaturmess-
druckseite findet in 25 Millimetern Abstand | [ bohrungen T—

\S
A

von der Spaltmitte und auBerhalb der Haupt- L1

stromung statt. Auf diese Weise konnen das  aphildung 4.15: Schnittansicht des Spaltmodells.
Spaltdruckverhaltnis und die Fluiddichte be-

stimmt werden, was die Berechnung des theoretischen Massenstroms m;; nach Gl. 2.8 und damit die

Bestimmung des gesuchten Stromungsbeiwertes a (Gl. 2.10) erlaubt. Auf der Unterseite des Gehduses
sind Messbohrungen eingebracht, Uber die direkt im Spalt Messungen durchgefiihrt werden kénnen. Um
die Auswirkung auf die Strémung mdglichst gering zu halten, sind die Messbohrungen mit einem
Durchmesser von 0,5 bzw. einem Millimeter erodiert. An sieben Stellen (Messstellen 1 bis 7), im Ab-
stand von finf Millimetern in Spaltl&ngenrichtung, kénnen so Driicke und Temperaturen gemessen wer-
den, um detailliertere Informationen tber den Verlauf der ZustandsgrofRen im Spalt zu erhalten. Des
Weiteren sind rechts und links im Gehduse, mittig unter der Spaltkontur, zwei kapazitive Abstands-
sensoren angeordnet, mit denen die Spalthdhe hg, im Betrieb gemessen werden kann. Die Sensoren
besitzen einen Durchmesser von acht Millimetern und sind wandbiindig verbaut. Ebenfalls in Abbildung
4.15 dargestellt sind drei groe Bohrungen in Spaltbreitenrichtung, ber die das Spaltmodell gekdihlt
oder aufgeheizt werden kann, um den Einfluss von Warmeubergangen auf den Spaltdurchfluss zu un-
tersuchen. Im Rahmen dieser Arbeit kommen diese jedoch nicht zum Einsatz. Detaillierte Informationen
tiber die Messbohrungen und Abmessungen des Gehduses kdnnen Anhang A.2 entnommen werden.
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4.4.2 Verwendete Messtechnik und Messunsicherheiten

Die verwendeten Sensoren und die zugehdrigen Spezifikationen sind in Tabelle 4.4 aufgelistet. Zur
Messung des Spaltmassenstroms kommt ein Coriolis-Massendurchflusssensor der Firma Endress und
Hauser zum Einsatz. Diese Massenmesser weisen einen grof’en Messfehler im unteren Messbereich,
also bei der Messung kleiner Massenstrome, auf. Der absolute Messfehler flir den verwendeten Sensor
betrégt +0,2 kg/h, bis mit steigendem Massenstrom der minimale relative Messfehler von 0,35 % er-
reicht ist [End19]. Der Messfehler nimmt mit steigendem Durchfluss rasch ab (vgl. Abbildung 4.16)
und erreicht bereits bei 4,4 % des maximalen Durchflusses den minimalen Messfehler, der fur den wei-
teren Messbereich konstant bleibt. Die fur diese Arbeit relevanten Messungen sind bis auf wenige Aus-
nahmen im Bereich der kleinsten Ungenauigkeit angesiedelt, die grofite Ungenauigkeit betragt 3 % v.M..
Die Messwerte sind dartiber hinaus im oberen Messbereich von einem ebenfalls in den HeiRluftkreislauf
integrierten, zweiten Coriolis-Massendurchflusssensor (Endress und Hauser Promass 83F, beispiels-
weise in [HUt16] verwendet) Uberprift und bestatigt. Im unteren Messbereich sind die Messwerte mit-
hilfe eines thermischen Sensors (MKS Type 1500 Series Mass-Flow Controller (50 sIm), beispielsweise
in [Huc20] verwendet) bestatigt.

Die Drucktransmitter der Firma STS sind Relativdrucksensoren und arbeiten nach dem piezoelektri-
schen Prinzip. Die Messbereiche der Sensoren sind entsprechend der jeweiligen Messstelle ausgewahlt,
weshalb vier verschiedene Transmitter zum Einsatz kommen. Die Temperatur wird mithilfe von Mantel-
Thermoelementen vom Typ T gemessen. Diese nutzen den thermoelektrischen Effekt (,,Seebeck-Ef-

fekt*), sodass der gemessenen Spannung eine Temperatur zugeordnet werden kann.

Tabelle 4.4: Verwendete Messtechnik mit zugehdriger Genauigkeit und Messbereich (v.M.: vom
Messwert, v.E.: vom Endwert, r.: relativ).

Bezeichnung Messgrofe x; Genauigkeit Ax; Messbereich
- +0,2 kg/h,

igg?;zgo‘*gﬁleg e Msp minimal + 0,??5 % v.M. 0. 1300 kg/h
STS 124848 ATM.1ST Pup +0,05% v.E. 0..10 barr.
STS 124847 ATM.1ST Pnp +0,05% v.E. 0..6barr.
STS 124846 ATM D1 .- D3 +0,1 % V.E. -1..10barr.
STS 123300 ATM D4 - D7 +0,1%Vv.E. -1..3barr.
men 405310 TypT | Tt £0SK | -165.400°C
Micro-Epsilon hy +0,03 % v.M. 0..05mm
capaNCDT 6110 CS05 p (+0,013 %/K)
Flhlerlehre hs, +0,01 mm -

Zur Messung der Spalththe werden zwei kapazitive Abstandssensoren der Firma Micro-Epsilon ver-
wendet. Die Sensoren sind mit einer Auswerteeinheit verbunden, die das zur weiteren Auswertung no-
tige Spannungssignal erzeugt. Die Abstandssensoren benétigen eine moglichst gerade Gegenkontur, fur
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abgerundete und zu schmale Konturen reduziert sich die Genauigkeit [Mic18]. Die Sensoren kdnnen
daher nicht zur Messung der Hohe aller Spaltkonturen herangezogen werden, weshalb bei der Spaltein-
stellung auch mit Fuhlerlehren gearbeitet wird. Hier wird von einer Einstellgenauigkeit der Spalthohe
von 10 um ausgegangen. Des Weiteren sind die Sensoren uber eine Passbohrung in das Gehduse inte-
griert und mit einem Gewindestift seitlich fixiert. Die Montage der Sensoren bietet ebenfalls Fehlerpo-
tenzial, weshalb auch bei der Verwendung der Sensoren von einer Ungenauigkeit von £+ 10 um ausge-
gangen wird.

Die Weiterverarbeitung der von den Sensoren erzeugten analogen Signale erfolgt mit dem A/D-Wandler
SPARTAN der Firma IMC MefRsysteme GmbH. Neben den Eingangssignalen bietet das Messsystem
die Mdglichkeit, mithilfe entsprechender Ausgange die Ventile zu regeln und damit einen gewiinschten
Messpunkt einzustellen.

Wie in Tabelle 4.4 dargestellt, arbeiten alle verwendeten Sensoren mit einer bestimmten Genauigkeit,
sodass sich der wahre Messwert in einem definierten Intervall um diesen Messwert befindet. Diese
Messunsicherheit soll bei der Darstellung der Ergebnisse berticksichtigt werden. Im Folgenden wird
daflr die Sensitivitat des Stromungsbeiwertes auf die Messunsicherheiten ermittelt, um die Genauigkeit
der ermittelten Beiwerte einschdtzen zu kdnnen. Diese hier behandelten Unsicherheiten werden auch als
systematische Unsicherheiten bezeichnet. Dariiber hinaus gibt es zufallige, statistische Unsicherheiten,
die ebenfalls die Messung beeinflussen. Diese kénnen uiber eine Mittelwertbildung mehrerer Messungen
reduziert werden [Ratl15]. Die im Rahmen dieser Arbeit ermittelten Strémungsbeiwerte werden stets
tiber einen Zeitraum von mehreren Sekunden gemittelt, wobei mit einer Abtastrate von zwei Hertz ge-
messen wird. Die zufélligen Fehler werden daher nicht naher beriicksichtigt und die im Folgenden be-
handelten systematischen Messunsicherheiten als Unsicherheiten bezeichnet.

Messfehler [% v.M.]

O N W H» O

o
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Abbildung 4.16: Verlauf des maximalen Messfehlers (v.M.) des Coriolis-Massendurchflusssensors
als Funktion des Durchflusses, berechnet nach [End19].

Zur Bestimmung der Unsicherheiten wird die sog. beste Schatzung der Unsicherheiten nach [Rat15]
verwendet und auf die ZielgréRe der Messungen, den Strémungsbeiwert a, angewendet. Die Unsicher-
heit Aa des zu ermittelnden Stromungsbeiwertes kann in Abhangigkeit der einzelnen Sensorwerte x;
wie folgt bestimmt werden [Rat15]:
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da 2
Aa = z (a : Axl-) Gl. 4.30
- i

L

Uber die Quadratur wird sichergestellt, dass sich die Unsicherheiten der einzelnen Sensorwerte nicht
gegenseitig aufheben. Unter Einbezug der fiir den Strdmungsbeiwert relevanten Messgrélien ergibt sich
folgende Gleichung:

Ja
o = (22 s+ (2 a7,
D PnD Twp HD

Gl. 431

Dabei wird davon ausgegangen, dass die Spaltbreite, die vor der Montage mit Messschiebern gemessen
wird, keiner Ungenauigkeit unterliegt. Fur die Bestimmung der partiellen Ableitungen muss Gl. 2.8 in
Gl. 2.10 eingesetzt und nach den jeweiligen MessgroRen differenziert werden. Die finiten Stérungen
Ax; kdnnen Tabelle 4.4 entnommen werden. Der in Abbildung 4.16 dargestellte Fehlerverlauf des Co-
riolis-Massendurchflusssensors fiir Gase ist ebenfalls in die Berechnung miteinbezogen. Das Ergebnis
der Berechnung der Unsicherheiten ist ein Werteintervall a + A« fiir jeden Messpunkt, in dem der
wahre Stromungsbeiwert « liegt. Es zeigt sich, dass die Spalththe den groften Einfluss auf die Messun-
sicherheit hat, was sich besonders bei der Untersuchung geringer Spalth6hen bemerkbar macht. Die
Unsicherheiten werden bei der Vorstellung der Ergebnisse in Abschnitt 5 in den Diagrammen mit dar-
gestellt. Neben den Unsicherheiten des Stromungsbeiwertes ergeben sich Unsicherheiten beziglich der
weiteren Kennzahlen, wie der Reynoldszahl und dem Druckverhéltnis, ber denen der Stromungsbei-
wert in den Diagrammen aufgetragen wird. Diese sind in der Regel jedoch derart gering, dass auf eine
Darstellung verzichtet wird.

Die absoluten Spaltmassenstrome kénnen bei kleinen Spalthdhen gering werden. Neben den vorgestell-
ten Messunsicherheiten der Sensoren kénnen daher ungewollte Leckagen, bei denen die Druckluft zwi-
schen Massenmesser und Spaltkontur aus dem Versuchsstand entweicht, potenziell zu groRen Messfeh-
lern fuhren. Zur Bestimmung dieser Leckagen wird eine beispielhafte Druckabfallmessung im Gehause
durchgefuhrt. Dazu wird das montierte Spaltmodell auf der HD-Seite mit einem Blindflansch versiegelt
und die Spalthohe mithilfe der Hohenverstellung auf null gefahren, sodass idealerweise von einem dich-
ten System ausgegangen werden kann. Uber einen Ventilanschluss im Blindflansch wird anschlieBend
der Hochdruckbereich des Messkanals mit fiinf bar beaufschlagt und der folgende zeitliche Druckabfall
gemessen. Es werden daher die Massenstrome erfasst, die durch den Messbereich sowie durch die seit-
lichen und frontseitigen Abdichtungen an der Spaltkontur vorbeistromen. Uber das ideale Gasgesetz
kann die in einem Zeitintervall entweichende Masse bestimmt werden:

_ ApV

Am = 4.
m R.T Gl. 4.32
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Das Volumen V des eingeschlossenen Fluids ist mit 0,8 Litern bekannt. Die Fluidtemperatur T im inne-
ren des Kanals ist nicht gemessen worden, da aufgrund des langsamen Druckabfalls von einer isother-
men Zustandsanderung bei Umgebungstemperatur (293 K) ausgegangen werden kann. Der Druck wird
alle 30 Sekunden gemessen und daraus der resultierende Massenstrom bestimmt, die zeitlichen Verldufe
sind in Abbildung 4.17 dargestellt. Die geringsten im Rahmen dieser Arbeit gemessenen Spaltmassen-
strome betragen 0,002 kg/s (7,2 kg/h). Der Einfluss der ungewollten Leckagen des Spaltmodells betrégt
selbst in diesem Betriebspunkt nur ca. 0,1 % und ist damit vernachléssigbar gering. Der Einfluss von
Leckagen auf den Spaltmassenstrom wird daher in der Bestimmung der Messunsicherheit nicht weiter
beriicksichtigt. Der kurze Rohrleitungsabschnitt zwischen Massenmessgerat und Spaltmodell sowie die
Verschraubungen der Sensoren werden zudem regelmaRig mit Leckagespray untersucht, um Undicht-
heiten auszuschliel3en.
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Abbildung 4.17: Zeitlicher Verlauf des gemessenen Absolutdrucks im Spaltmodell und berechneter
Leckagemassenstrom wahrend der Druckabfallmessung.
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5 Ergebnisse der Spaltuntersuchung

Die in Abschnitt 4 erlduterten Grundlagen zur numerischen Stromungssimulation und experimentellen
Vermessung von Spaltmassenstrémen werden im Folgenden auf Basis der hergeleiteten Kennzahlen
systematisch auf die vorgestellten Spaltgeometrien angewendet. Dabei wird der Strémungsbeiwert in
Abhéngigkeit der tGbrigen Kennzahlen bestimmt, um die Ergebnisse anschlieBend in der Kammermo-
dellsimulation des Schraubenkompressors zu verwenden.

Zunachst werden die Randbedingungen der Simulation sowie eine beispielhafte Netzstudie vorgestellt.
Die Ergebnisse der einzelnen Spalte gliedern sich jeweils in eine Untersuchung des Turbulenzmodells
sowie eine Untersuchung der Kennzahlen mit und ohne Bewegung der Berandung, wobei ein Vergleich
mit Messdaten nur fur den unbewegten Spalt durchgefiihrt wird.

5.1 Randbedingungen, untersuchte Fluide und Netzstudie

Die Simulationsergebnisse werden mit Ansys® CFX, Release 17.2, erzeugt. Im Folgenden werden die
verwendeten Randbedingungen der Simulationen erldutert und erklart, wie die vorgestellten Kennzahlen
variiert werden kénnen. Die Standard-Randbedingungen der Simulation sind in Tabelle 5.1 zusammen-
gefasst. Sie sind flr die Vorstellung der Ergebnisse gliltig, solange keine anderen Angaben bezuglich
der jeweiligen Parameter gemacht werden. In der Simulation wird stets ein stationérer Betriebspunkt
simuliert und das RMS (root mean square) Residual Level genutzt. Dabei werden Simulationen mit
Residuen < 10 als konvergiert angesehen, was iblicherweise eine hinreichend genaue Konvergenz
bedeutet [ANS16b]. Des Weiteren darf der Massenstrom am Ein- und Auslass weniger als 0,1% vonei-
nander abweichen. Die meisten Simulationen liegen deutlich unter den genannten Konvergenzkriterien.

Tabelle 5.1: Randbedingungen der Simulation des Spaltdurchflusses.

Parameter Einstellung/ Wert
Simulationstyp Stationar
Fluidtyp Ideales Gas
Turbulenzmodell SST-Modell
Turbulenzgrad Tu der Zustromung 5%
Oberflachenrauheit Ideal glatte, reibungsbehaftete Wand
Warmelbergang Fluid-Wand Adiabate Wande
Spaltbreite bg, 1 mm (eine Zelle)
y* in Spaltregion <2
Eintrittstemperatur Ty, 298,15 K

Als Turbulenzmodell wird standardmaRig das SST-Modell verwendet. Der Einfluss des Turbulenzmo-
dells auf die Simulationsergebnisse wird jedoch fir die einzelnen Spaltgeometrien diskutiert. Die Wan-
dungen werden als adiabat, ideal glatt und reibungsbehaftet angenommen, sodass die Haftbedingung
(Wandgeschwindigkeit c,, = 0) gilt. Die Zustrémung besitzt einen Turbulenzgrad von 5 %. Untersu-
chungen zeigen jedoch keinen relevanten Einfluss der turbulenten Intensitat der Zustromung auf den
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sich ergebenden Stromungsbeiwert. Die Spaltbreite betragt bs, = 1 mm mit einer Zelle und reibungs-
freien Seitenwanden, wodurch ein unendlich breiter Spalt simuliert wird. Der Einfluss der Erdbeschleu-
nigung wird in der Simulation vernachlassigt.

Zur Simulation unterschiedlicher Isentropenexponenten x missen die Fluideigenschaften verandert
werden. In Ansys® CFX konnen dazu eine spezifische Warmekapazitat ¢p bzw. ¢, sowie die molare
Masse M, die die spezifische Gaskonstante R, bestimmt, vorgegeben werden. Neben Luft mit x = 1,4
werden noch zwei weitere Fluide mit k = 1,06 und x = 1,67 simuliert, deren Stoffdaten etwa denen von
Helium und dem Kaltemittel R227ea bei einem bar und 25 °C entsprechen [Lem13] und Tabelle 5.2
entnommen werden kénnen. Die Fluide werden als ideales Gas behandelt und die Stoffeigenschaften
werden in der Simulation konstant gehalten, um die Ergebnisse unabh&ngig von einem stoffabhéngigen
Viskositatsmodell und damit moglichst universell nutzbar zu machen. Da neben dem Isentropenexpo-
nenten aufgrund der unterschiedlichen Wéarmeleitfahigkeiten gleichzeitig die Prandtl-Zahl variiert wird,
beschaftigt sich Abschnitt 5.2.1 mit einer Variation der Prandtl-Zahl bei sonst konstanten Randbedin-
gungen. Durch die festgelegte Breite des simulierten Spaltes von einem Millimeter kann tiber die Vor-
gabe des Massenstroms eine gewiinschte Reynoldszahl Re exakt eingestellt werden.

Als Randbedingungen werden in der Simulation der statische Druck am Auslass pyp sowie der Mas-
senstrom g, am Einlass vorgegeben, da sich diese Kombination als numerisch stabil herausgestellt
hat. Je nach Grol3e des Massenstroms ergibt sich dadurch der statische Druck am Einlass pyp, der damit
ein Ergebnis der Simulation ist und zur Berechnung des Druckverhaltnisses Ilg,, dient. Die Einstellung
eines Druckverhaltnisses in der Simulation geschieht daher iterativ. Zur Variation der Umfangsmach-
zahl Ma,, g, kann gehduseseitig eine Umfangsgeschwindigkeit aufgepragt werden (vgl. Abbildung 4.1),
wahrend die Schallgeschwindigkeit ay;, stets mit der Eintrittstemperatur Ty, = 298,15 K gebildet wird.

Die fir die Untersuchung der Spalte variierten Kennzahlen sind in Tabelle 5.3 zusammengefasst. Die
Kennzahlen werden sowohl in der Simulation als auch im Experiment systematisch variiert, um ihren
Einfluss auf den Stromungsbeiwert a festzustellen. Damit die Ergebnisse eindeutig den betreffenden
Kennzahlen zugeordnet werden kénnen, werden in den jeweiligen Diagrammen die (ibrigen Kennzahlen
konstant gehalten. Der Einfluss des Isentropenexponenten k, der Umfangsmachzahl Ma,, s, und der
Prandtl-Zahl Pr wird nur simulativ untersucht. Ein Vergleich mit Messungen wird fur Luft angestellt.
Die dynamische Viskositat zur Bestimmung der Reynoldszahl wird nach der Sutherland-Formel [Tru08]
mithilfe der HD-Temperatur bestimmt.

Tabelle 5.2: Konstante Stoffdaten der simulierten Fluide.

Fluid Cp Ry ND Aup K Pr
[D/kg/K] | [I/kg/K] | [Pa-s] | [WIM/K]|  [] [-]
Luft 1004,4 [287,1 |1,83-10°|0,0261 1,4 0,705

Helium |5193,2 |2077,3 |[1,98:10°(0,1553 |1,67 0,664
R227ea |813,1 48,9 1,16-10°|0,0133 [1,06 0,707
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Tabelle 5.3:  Variierte Kennzahlen zur Spaltuntersuchung.

Physikalisch Geometrisch
Mg
M, =—2=
Mep
‘p ~ ~ Stirnspalt:
[1, = — = Kk (nur Simulation) pait.
Cy . hsp
PnD 7=7
I3 = S I, Lgp,
21 Gehéusespalte:
M, =——2_ = Re h
Nup * bSp n, = _Sp
Ug D
[z = —L - M y,sp (nur Simulation) s
QAHp Ilg = D
n c
[l = D P _ py (nur Simulation )
Aup

Im Folgenden wird nach dem in Abschnitt 4.3.4 beschriebenen Verfahren eine beispielhafte Netzstudie
flir eine Stirnspaltgeometrie durchgeftihrt. Das verwendete Rechennetz fur ein hg,/Lg,-Verhaltnis von
0,01 ist in Abbildung 5.1 dargestellt. Das strukturierte Netz besitzt 131724 Zellen mit lokaler Verfei-
nerung im und um den engsten Spaltquerschnitt, um im relevanten Stromungsbereich y* < 2 zu errei-
chen. Die Zahl der Zellen in Spalththenrichtung variiert je nach Spalth6he zwischen 52 und 100. Der
Einlass ist als ,,Inlet* definiert, was bedeutet, dass nur einstromende Masse {iber die Flidche zuldssig ist.
Der Auslass hingegen ist als ,,Opening® definiert und lasst ein- und ausstrémende Masse zu, da sich in
diesem Bereich groere Wirbel bilden kénnen. Im Falle einstrémender Masse besitzt diese eine Total-
temperatur von 298,15 K, wobei die dynamische Temperatur nur mit der Normalkomponente der Ge-
schwindigkeit gebildet wird [ANS16b]. Der Einlaufbereich ist 40 mm und der Auslaufbereich 90 mm
lang, die Hohe betrédgt 30 mm. Die L&nge von Ein- und Auslauf ist zuvor bei identischen thermodyna-
mischen Randbedingungen variiert worden, um sicherzustellen, dass sie keinen Einfluss auf den Spalt-
massenstrom besitzen.

Einlass TR i i
HD S L T
R/ .. = Ne
i i TR T £
0 0.025 0.050 (m)
0.0125 0.0375

Abbildung 5.1:  Beispielhaftes Rechennetz (hg, = 0,2 mm; Lg,, = 20 mm) [Utr18b].
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Die Ergebnisse der Richardson-Extrapolation (vgl. Gl. 4.28 und Gl. 4.29) sind in Tabelle 5.4 aufgefiihrt.
Als Zielparameter wird hier der Hochdruck aufgefasst, der ein Ergebnis der Simulation ist. Dem ver-
wendeten Netz aus Abbildung 5.1 steht durch eine weitere Netzverfeinerung bei deutlich erhdhten Re-
chenressourcen nur eine geringe Genauigkeitsverbesserung gegentiber. Dementsprechend wird das Netz
mit 131724 Zellen fr die Simulationen verwendet. Auch die Netze der anderen Spalthéhen werden auf
dieselbe Weise auf den Diskretisierungsfehler untersucht und ausgewahlt.

Tabelle 5.4: Ergebnisse der Richardson-Extrapolation (hsp =0,2 mm; Lg, =20 mm,

pyp = 1 bar).
Gemittelter | Rel. Abweichung
Druck am zum th. exakten
Zellenanzahl [-] Einlass pyp Wert
[Pa] [%6]
66554 506282 0,127
131724 505800 0,0316
270789 505680 0,0079
Th. exakt (nach
Richardson) 505640 )

5.2 Stirnspalt

Im Folgenden werden die Ergebnisse flr die in Abschnitt 4.2.1 eingeflihrte Stirnspaltgeometrie vorge-
stellt. Zunachst werden die hergeleiteten Ahnlichkeitsbeziehungen sowie die Auswahl des Turbulenz-
modells und der Einfluss der Prandtl-Zahl untersucht. Anschlieend werden die Kennzahlen fir die
unbewegte und die bewegte Berandung systematisch variiert. Um die Bestimmung der Spaltmassen-
strome wahrend der Kammermodellsimulation zu beschleunigen, sollen die Strémungsbeiwerte anhand
moglichst einfacher Funktionale implementiert werden. Aus diesem Grund wird ebenfalls tGberpruft, ob
die ermittelten Stromungsbeiwerte auch mithilfe einer analytischen bzw. halbanalytischen Methode be-
stimmt werden kdnnen. Die Ergebnisse werden schlieflich mithilfe einer Regressionsanalyse in ein
Funktional Uberfiihrt. Teile dieses Abschnitts sind bereits von Utri und Brimmer verdffentlicht
[Utr18b].

Zur Variation des hsp/Lsp-Verhéltnisses werden Spalthohen von 0,4; 0,2; 0,1 und 0,02 mm bei konstan-
ter Spaltlange von Lg, = 20 mm simuliert. Zwei der flr die experimentelle Untersuchung gefertigten
Spaltkonturen sind in Abbildung 5.2 dargestellt. Der relevante Spaltbereich ist in der Zentralwerkstatt
der TU Dortmund durch Erodieren erzeugt worden. Die Konturen sind scharfkantig am Ein- und Auslauf
und weisen eine Rauigkeit von R, = 3 um auf. Zur Variation des hg,/Lg,-Verhéltnisses kann die Spalt-
hohe variiert werden. Des Weiteren stehen Spaltkonturen mit 10, 20 und 30 mm Spaltlange zur Verfi-
gung, mit deren Hilfe die Giiltigkeit der Ahnlichkeitsbeziehungen tberpriift werden kann.
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Abbildung 5.2:  Experimentell untersuchte Spaltkonturen (Lgs, =10 mm und Lg, = 20 mm,
bsp= 150 mm).

5.2.1 Untersuchung der Ahnlichkeitsbeziehung und der Prandtl-Zahl
Die Gultigkeit der Ahnlichkeitsbeziehung bedarf einer Uberpriifung, da den in Tabelle 5.3 zusammen-
getragenen dimensionslosen Kennzahlen Annahmen unterliegen, die zwar in der Simulation, jedoch
nicht im Experiment uneingeschrénkt erfillbar sind. Zu diesen Annahmen gehdren die adiabaten und
ideal glatten Wande sowie die vernachlassigbaren Anderungen der Stoffeigenschaften.

Tabelle 5.5:  Absolute Randbedingungen (oben) und resultierende dimensionslose Kennzahlen (un-
ten) der Vergleichssimulationen.

Typ Mgy Pnp Cp Ry Nup Aup Usp | hsp | Lsp bsp
[KI | [o/s] | [Pal |[a/kg/K]|[I/kg/K]| [Pa-s] | [W/M/K]| [m/s] | [mm] | [mm] | [mm]
1(298,15(0,15564 {99558 [1004,4 [287,1 [1,83-10°(0,0261 |0 20 0,2 1
2 |298,15|0,05519 |199845 |2008 573,7 |1,29-10° |0,0368 |0 10 0,1 0,5
3 298,15 (0,07324 (62461 |1004,4 |287,1 |1,83-10° |0,0261 |90 20 0,2 1
4 (1000 |0,07324 (99893 |768 219,4 |1,83-10°|0,0261  |144,1 |20 0,2 1
Mgy K Re Ma, s, Pr hsp/Lsp a
[] [] [-] [] [-] [-] [-]
1 10,197 1,4 17000 (O 0,705 0,01 0,6589
2 (0,197 1,4 17000 (O 0,705 0,01 0,6594
3 10,273 1,4 8000 0,26 0,705 0,01 0,6831
4 10,272 1,4 8000 0,26 0,705 0,01 0,6831

Zunichst wird die Ahnlichkeit in der Simulation nachgewiesen. Dazu werden die absoluten Fluideigen-
schaften und Abmessungen variiert, wahrend die Kennzahlen II, - Il konstant bleiben. GemaR der
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Theorie der Kennzahlen muss sich auf diese Weise auch ein identischer Stromungsbeiwert ergeben. Die
beispielhaft untersuchten absoluten Werte und die daraus resultierenden Kennzahlen sind in Tabelle 5.5
zusammengefasst. Dabei sind Simulation 1 mit 2 sowie 3 mit 4 zu vergleichen. Simulation 1 und 2 sind
ohne aufgepréagte Umfangsgeschwindigkeit und unterscheiden sich beziiglich der Fluideigenschaften
und Betriebsrandbedingungen. Des Weiteren sind Spalthohe und Spaltlange von Simulation 2 reduziert,
wozu das in Simulation 1 verwendete Netz entsprechend skaliert wird, damit derselbe Diskretisierungs-
fehler vorherrscht. Die Kennzahlen k, Re, Ma,,s,,, Pr und hg, /L, sind bereits durch die Fluideigen-
schaften und Simulationsrandbedingungen definiert und weisen dementsprechend keine Abweichung
auf, Ig, und a sind hingegen Ergebnisse der Simulation. Die resultierenden Abweichungen zwischen

Simulation 1 und 2 sind gering und betragen bezlglich des Stromungsbeiwertes 0,08 %, die der Genau-
igkeit der Simulation geschuldet sind. Fir Simulation 3 und 4 ist zusétzlich eine Umfangsgeschwindig-
keit auf die Gehduseseite aufgepragt. Ohne die Skalierung der Geometrie weichen die Stromungsbei-
werte nur um 0,01 % voneinander ab und zeigen ebenfalls die Gultigkeit der Ahnlichkeitsparameter in
der Simulation.

Die Giiltigkeit der Ahnlichkeit wird im Experiment anhand zweier Kombinationen aus Reynoldszahl
und hsp/Lsp-Verhéltnis untersucht. Der Stromungsbeiwert mit zugehdriger Messunsicherheit ist fiir un-
terschiedliche Spaltlangen in Abbildung 5.3 dargestellt. Bei vollstandiger Gltigkeit der Ahnlichkeit
und fehlerfreien Messungen wirde sich fiir die zwei Versuchsreihen jeweils derselbe Strdmungsbeiwert
einstellen, da die Kennzahlen konstant sind. Die gemessenen Stromungsbeiwerte liegen zwar innerhalb
der Unsicherheiten der jeweiligen Messreihe, jedoch ist eine deutliche Abnahme des Strémungsbeiwer-
tes mit steigender Spaltlange zu beobachten. So verringert sich der Strdmungsbeiwert mit der Spaltlange
flr hg,/Lsp = 0,02 um 5,1 % und flr hg,/Lg, = 0,01 um 6,4 %. Ein moglicher Grund ist die Wandrau-
igkeit, die mittels eines Prifgerétes zu R, ~ 3 um ermittelt worden ist. Dies bedeutet, dass dem Fluid
zwischen den Rauigkeitsspitzen stellenweise ein zusatzlicher Strémungsquerschnitt von wenigen Mik-
rometern zur Verfligung steht, da die Rauigkeit sowohl geh&use- als auch spaltkonturseitig vorhanden
ist. Bei einer Spalth6he von hg, = 0,1 mm (hg,/Ls, = 0,01; L, = 10 mm) entspricht dies einer prozen-
tual deutlich gréReren Steigerung des Stromungsquerschnittes als bei gréReren Spalthéhen und kann die
hoheren Stromungsbeiwerte flr kurze Spaltlangen erkléren. Die Unsicherheit aufgrund der Wandrauig-
keit ist nicht gesondert in den Messunsicherheiten enthalten. Ein weiterer méglicher Grund ist der im
Gegensatz zur Simulation stattfindende Wéarmeubergang zwischen Fluid und Wand, da die in den Spalt
hinein expandierende Luft durch die Wandungen wieder aufgeheizt wird. Der Warmeuibergang in Spal-
ten wird intensiv von Muller [MUI13] untersucht, der ebenfalls einen sinkenden Spaltdurchfluss mit
steigendem Wéarmelbergang beschreibt. Der Effekt ist umso groRer, je kleiner das Druckverhaltnis und
je langer der Spalt und damit die WarmeUbertragungsflache sind. Ein Einbezug eines Warmeubergangs-
koeffizienten in die Dimensionsanalyse wirde zu einer weiteren Kennzahl, wie der Nusselt-Zahl zur
Beschreibung des Warmelibergangs, fuhren. Die Auswirkungen auf den Stromungsbeiwert sind jedoch
in der Regel derart gering, dass sie in den Unsicherheiten der Messungen untergehen, weshalb eine
diabate Betrachtung im Rahmen dieser Arbeit nicht durchgefiihrt wird. Dartber hinaus ist der Effekt bei
einer Anderung der Spaltlange von 20 auf 30 mm bereits deutlich reduziert, weshalb bei der Diskussion
der Ergebnisse bevorzugt auf lange Spalte zurtickgegriffen wird. Dies bedeutet geringe Messunsicher-
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heiten, da die Spalthohe bei gleichem hg, /Ls,,-Verhaltnis groRer ausfallt, und auch ein reduziertes Le-

ckagepotenzial, da dieselbe Reynoldszahl im Vergleich zu kiirzeren Spalten bei geringeren Absolutdri-
cken erreicht wird.

Ein dem Verlauf entgegenstehender Effekt ist die Anderung der Rohrreibungszahl A des Spaltkanals.
Ein Verlauf der Rohrreibungszahl firr vollausgebildete Rohrstrémungen in Abhangigkeit der Reynolds-
zahl, des hydraulischen Durchmessers und der dquivalenten Sandrauigkeit zeigt das Rohrwiderstands-
Diagramm nach H. Rouse [Sch06] und gilt in &hnlicher Weise fir die hier untersuchte Spaltgeometrie.
Eine VergréRerung der Spalththe bei konstanter Wandrauheit fiihrt bei turbulenter Strémung zu einer
Verringerung der Rohrreibungszahl, wodurch der Spaltdurchfluss begtnstigt wird. Dieser Effekt scheint
jedoch nur von untergeordneter Bedeutung zu sein.

Der simulativ bestimmte Einfluss der Prandtl-Zahl auf den Strdmungsbeiwert bei sonst konstanten
Kennzahlen ist in Tabelle 5.6 abzulesen. Ausgehend von den Stoffwerten von Luft (vgl. Tabelle 5.2)
wird die Prandtl-Zahl (iber eine Anderung der Warmeleitfahigkeit A5, um jeweils etwa 10 % variiert.
Durch eine Variation der Prandtl-Zahl bei konstanter Reynoldszahl &ndert sich die Warmeleitung inner-
halb der Stromung. Bei kleinerer Prandtl-Zahl ergibt sich eine bessere Warmeleitung von der Hoch-
druckseite in die durch die Expansion abgekiihlte Strdmung. Die resultierende Temperaturerhéhung
fuhrt zu einer geringeren Dichte und damit zu einem geringeren Spaltmassenstrom. Die Auswirkungen
auf den Stromungsbeiwert sind jedoch vernachlassigbar gering. Im laminaren Reynoldszahlbereich
(nicht dargestellt) ist aufgrund einer nahezu isothermen Strdmung, bedingt durch die geringen Stro-
mungsgeschwindigkeiten, kein Einfluss der Prandtl-Zahl festzustellen. Aufgrund des insgesamt ver-
nachléssigbaren Einflusses auf den Stromungsbeiwert wird auf eine weitere Untersuchung der Prandtl-
Zahl in dieser Arbeit verzichtet.
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Abbildung 5.3: Experimentell ermittelter Strémungsbeiwert fiir Luft in Abhangigkeit der Spalt-
lange flr zwei Messreihen mit jeweils konstanten dimensionslosen Kennzahlen.
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Tabelle 5.6:  Einfluss der Prandtl-Zahl auf den Stromungsbeiwert in der Simulation.

Num- I, K Re May g Pr hsp/Lsp a
e R [ [ [ [ [ [
1 0437 |14 8000 |0 0641 |0,05  |0,5153
2 0,437 1,4 8000 0 0,705 0,05 0,5156
3 0,437 1,4 8000 0 0,783 0,05 0,5161

5.2.2 Vergleich verschiedener Turbulenzmodelle und Experiment

Das Turbulenzmodell kann starke Auswirkungen auf die simulierte Stromung haben und bedarf daher
einer Uberpriifung anhand der experimentellen Daten. Dazu wird zunachst der potenzielle Ubergangs-
bereich zwischen laminarer und turbulenter Stromung betrachtet, der im Experiment fiir ein hsp/LSp-
Verhaltnis von 0,005 ausreichend abgedeckt wird, vgl. Abbildung 5.4. Die Abweichungen zwischen
den beiden dargestellten, geometrisch ahnlichen Spaltlédngen ist bereits im vorherigen Abschnitt disku-
tiert worden. Der Umschlag laminar-turbulent, der sich durch ein Abknicken des Stromungsbeiwertes
uber der Reynoldszahl bemerkbar macht, ist im Experiment fir Reynoldszahlen zwischen 3200 und
5100 zu erkennen. Fir den kiirzeren Spalt ist ein frilherer Umschlag zur turbulenten Strémung zu ver-
zeichnen, was vermutlich auf den im letzten Abschnitt angesprochenen Rohrreibungsbeiwert zuriickzu-
flihren ist. Dieser ist flr den kirzeren Spalt groRer, wodurch eine starkere Stérung der Strémung vor-
liegt. Es wird versucht, die experimentellen Daten mittels verschiedener Turbulenzmodelle sowie mit
laminarer Simulation zu reproduzieren. Im niedrigen Reynoldszahlbereich (Re < 1000) liefern alle Si-
mulationen dieselben Ergebnisse, was zeigt, dass hier auch bei Nutzung eines Turbulenzmodells die
Turbulenz im Spalt vernachlassigbar ist.
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Abbildung 5.4:  Strémungsbeiwert fur Luft als Funktion der Reynoldszahl, Vergleich zwischen Ex-
periment (Lsp =20 mm; hgp = 0,1 mm sowie Lgp, =30 mm; hg, = 0,15 mm) und
Simulation mit verschiedenen Turbulenzmodellen fir I1g, = 0,7.
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Fir Reynoldszahlen im Bereich 10°< Re < 10 ergeben sich je nach verwendetem Modell deutliche
Unterschiede in den Verlaufen. Im Fall der laminaren Simulation setzt sich der Verlauf des Strémungs-
beiwertes bei der logarithmischen Auftragung ohne nennenswerte Steigungséanderung fort und eignet
sich dementsprechend nicht fir die Spaltsimulation im tberkritischen Reynoldszahlbereich, da der Ein-
fluss der Turbulenz auf die Verluste nicht berlicksichtigt wird. Flr das SST-Modell (vgl. Abschnitt
4.3.2) ergibt sich friih eine Steigungsanderung des Verlaufes, was dafur spricht, dass die Produktion von
Turbulenz bereits bei niedrigen Reynoldszahlen geschieht. Dementsprechend ergeben sich groRere Ab-
weichungen zum Experiment, die bis zu 20 % betragen konnen. Mithilfe des Gamma-Theta-Modells,
das im Transitionsbereich die Turbulenz besser abbilden soll (vgl. Abschnitt 4.3.3), scheint die Turbu-
lenz im Spalt aufgrund der deutlich hoheren Strémungsbeiwerte zunéchst reduziert. Ab einer Reynolds-
zahl von 8000 flacht der Stromungsbeiwert jedoch wieder deutlich ab, was experimentell nicht bestétigt
werden kann. Als Vertreter der Eingleichungs-Turbulenzmodelle ist auerdem der Verlauf des SA-Mo-
dells dargestellt, das die kritische Reynoldszahl deutlich besser abbildet. Darlber hinaus bleibt der ab-
solute Abstand zum experimentellen Wert (iber einen groRen Reynoldszahlbereich konstant, was fir
eine hohe qualitative Abbildungsgite spricht. Grundsatzlich liegen die experimentell bestimmten
Durchflussbeiwerte stets (iber den simulativ bestimmten. Im Gegensatz dazu liegen die von Sauls und
Branch [Sau13] mit Ansys® CFX durchgefiihrten Simulationen stets iiber den von Peveling [Pev87a]
durchgefuhrten Experimenten, was die Komplexitit von Durchflusssimulation und der Realisierung
maoglichst genauer Messungen verdeutlicht.

Zur genaueren Analyse der Unterschiede der untersuchten Turbulenzmodelle zeigt Abbildung 5.5 den
Verlauf der turbulenten Wirbelviskositét n,,, bei 25, 50 und 75 % der Spalthéhe fir Re = 8000, bei
der die drei Modelle deutlich unterschiedliche Ergebnisse liefern. Die turbulente Wirbelviskositét ist um
ein vielfaches hoher als die fluidspezifische dynamische Viskositat und zeigt je nach Turbulenzmodell
starke Unterschiede. Der Eintritt in den Spalt fuhrt unmittelbar zur Turbulenzbildung. Fiir das SA-Mo-
dell stellt sich bereits nach etwa einem Viertel der Spaltlange ein Zustand ein, bei dem die turbulente
Wirbelviskositat unabhangig von der betrachteten Spalth6henkoordinate ist. Einen &hnlichen Verlauf
zeigt das SST-Modell, jedoch ist die turbulente Wirbelviskositat auf einem héheren Niveau und in der
Spaltmitte zusétzlich erhéht. Flr das transitionelle y-8-SST-Modell sind je nach Spalthéhenkoordinate
starke Unterschiede im Verlauf sowie die grofte Turbulenz am Spalteintritt zu verzeichnen. Dar(iber
hinaus ist tendenziell eine Relaminarisierung der Strdmung festzustellen, sodass die turbulente Wirbel-
viskositat am Spaltaustritt nahezu verschwindet.

Die Verlaufe der Wirbelviskositat haben direkte Auswirkungen auf den mittleren Geschwindigkeitsver-
lauf im Spalt, der in Abbildung 5.6 dargestellt ist. Unmittelbar hinter der Spalteintrittskante ist eine
Ablosung der Strdmung von der Spaltkontur zu erkennen, die Geschwindigkeitsprofile der drei Turbu-
lenzmodelle unterscheiden sich nur geringfugig. Das y-6-SST-Modell zeichnet sich jedoch durch ein
Kleineres Totwassergebiet und das SST-Modell durch eine vergleichsweise geringe Maximalgeschwin-
digkeit aus. In der Mitte der Spaltlange zeigt sich weiterhin flir das y-8-SST-Modell dem Verlauf der
turbulenten Wirbelviskositat entsprechend ein unsymmetrisches Geschwindigkeitsprofil. Das Ge-
schwindigkeitsprofil ist noch deutlich von der Ablésung am Spalteintritt beeinflusst, weist jedoch im
Vergleich mit den anderen Turbulenzmodellen eine gréRere Maximalgeschwindigkeit auf. Am Spalt-
austritt ist das Profil hingegen vergleichmé&Rigt und erinnert — der geringen Wirbelviskositat in diesem
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Bereich entsprechend — an ein laminares Geschwindigkeitsprofil mit einer maximalen Geschwindigkeit,
die 25 % Uber der des SST-Modells liegt. Bei Simulationspunkten mit gréRerer Reynoldszahl (vgl. Ab-
bildung 5.4) ist dieser monoton abnehmende Verlauf der Wirbelviskositat nicht mehr zu verzeichnen,
wodurch der Strémungsbeiwert mit steigender Reynoldszahl abnimmt. Die Geschwindigkeitsprofile er-
klaren die Stromungsbeiwerte aus Abbildung 5.4 gut und bieten Potenzial zur experimentellen Untersu-
chung in zuklnftigen Arbeiten.
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Abbildung 5.5: Verlauf der simulierten turbulenten Wirbelviskositét in Spaltlangenrichtung in ver-
schiedenen Spalthohen fir SST-, y-0-SST- und SA-Modell, rot: 0,25 - hg,, schwarz:
Spaltmitte, blau: 0,75 - hg, Spalteintritt bei 0 mm, Spaltaustritt bei 20 mm
(Re = 8000, IIs, = 0,7, hgplLg, = 0,005, k = 1,4).

Abbildung 5.7 zeigt den Vergleich zwischen Simulation und Experiment flr ein groeres hg,/Lg,-Ver-

héltnis im turbulenten Reynoldszahlbereich. Keines der Turbulenzmodelle kann den Verlauf mit hoher
Abbildungsgite widerspiegeln. Wéhrend im niedrigeren Reynoldszahlbereich das SA-Modell noch im
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Bereich der experimentellen Unsicherheiten liegt, sind hier grofiere Abweichungen zu verzeichnen. Der
Unterschied zwischen SST- und SA-Modell ist gegeniiber Abbildung 5.4 deutlich reduziert, der quali-
tativ ahnlichste Verlauf kann mit dem SST-Modell erreicht werden. Das SST-Modell mit Transitionsop-
tion verzeichnet, wie im niedrigen Reynoldszahlbereich, vergleichsweise hohe Massenstrome, bis ab
einer Reynoldszahl von 45000 ein abrupter Abfall zu verzeichnen ist und der Verlauf schlieflich auf
den des SST-Modells trifft.

Zusammenfassend lasst sich sagen, dass sich keines der untersuchten Turbulenzmodelle zur uneinge-
schrankten Abbildung der Stirnspaltstrémungen eignet. Eine Berlicksichtigung der hydraulisch rauen
Wénde, diabate Wénde sowie eine temperaturabhéngige Bestimmung der Viskositét fuhrten zu keiner
nennenswerten Anderung. Die héchste Ubereinstimmung im Transitionsbereich besitzt das Spalart-All-
maras-Modell, das jedoch nur als Beta-Version in Ansys® CFX 17.2 implementiert, da die Gefahr von
netzinduzierten Abldsungen besteht. Eine mdgliche Ursache der Abweichungen kann der anisotrope
Charakter der turbulenten Spaltstromung sein, die von keinem der verwendeten Turbulenzmodelle ab-
gebildet werden kann. Simulationen mit Reynolds-Stress-Modellen fiihrten jedoch zu keiner Verbesse-
rung der Abbildungsgiite.

Dartiber hinaus ist die Vermessung des Durchflusses durch planparallele Spalte erfahrungsgeméaf an-
spruchsvoll und fehleranféllig und setzt eine genaue Fertigung und Montage des Messspaltes voraus.
Eine marginale Schiefstellung der Spaltkontur als Folge der Druckbeaufschlagung wirde den Stro-
mungskanal bereits zu einer Disen- bzw. Diffusorgeometrie verdndern und damit die Strémungsver-
haltnisse beeinflussen. Des Weiteren sind in dem Stromungskanal diverse Messbohrungen fiir Druck-
und Temperaturmessungen angeordnet, die einen lokalen Bypass bilden und dadurch den Massendurch-
satz erhéhen. So nehmen die Druckmessbohrungen 3,5 mm (entspricht 2,3 % der Spaltbreite) und die
Temperaturmessbohrungen 7 mm (entspricht 4,7 % der Spaltbreite) der experimentellen Gesamtbreite
von 150 mm in Anspruch, wobei in den Temperaturmessbohrungen wandbindig verbaute Thermoele-
mente angeordnet sind (vgl. Anhang A.2). Eine abschlieRende Kl&rung der Abweichungen ist im Rah-
men dieser Arbeit nicht moglich und hinterlasst Potenzial zur experimentellen Bestimmung der genauen
Stromungsverhéaltnisse im Spalt.
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Abbildung 5.6: Normierter Geschwindigkeitsverlauf im Spalt fiir SST- (schwarz), y-6-SST- (blau)
und SA-Modell (rot), links: 0,5 % der Spaltlange, Mitte: 50 % der Spaltlange,
rechts: 99,5 % der Spaltlange (Re = 8000, ITs,, = 0,7, hgy/Ls, = 0,005, k = 1,4).
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Die im Folgenden dargestellten Ergebnisse zeigen, dass die restlichen Messwerte mit dem SST-Modell
qualitativ gut wiedergegeben werden kénnen. Daruber hinaus ergibt sich fur dieses Turbulenzmodell
das beste Konvergenzverhalten. Das SST-Modell hat bei der dreidimensionalen Simulation der Schrau-
benmaschine eine weite Verbreitung und flihrt zu zufriedenstellenden Ergebnissen. Aufgrund des Vor-
habens, die Stromungsbeiwerte in die Kammermodellsimulation der Schraubenmaschine zu tberneh-
men, werden die simulativen Ergebnisse im Weiteren daher mit dem SST-Modell erzeugt.
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Abbildung 5.7: Strdmungsbeiwert fiir Luft als Funktion der Reynoldszahl mittels Experiment
(Lsp =20 mm; hgp, = 0,4 mm sowie Lg, = 30 mm; hg, = 0,6 mm) und Simulation
mit verschiedenen Turbulenzmodellen fir I1s, = 0,7.

5.2.3 Analytische Bestimmung des Stromungsbeiwertes

Der konstante Stromungsquerschnitt des Stirnspaltes lasst unter bestimmten Randbedingungen eine ana-
lytische Betrachtung des Spaltdurchflusses zu [Utrl8b]. Damit ist es in einigen Féllen mdglich, den
Stromungsbeiwert auf Grundlage der vorliegenden Randbedingungen zu bestimmen, ohne dass eine
Simulation oder ein Experiment durchgefuihrt werden muss. Die Uber diesen Ansatz bestimmten Stro-
mungsbeiwerte werden im Rahmen der Auswertung im néchsten Abschnitt mit den simulativ und expe-
rimentell bestimmten Werten verglichen und schliefflich in Abschnitt 5.2.6 in einen halbempirischen
Berechnungsansatz zusammengefasst.

Die im weiteren Verlauf erlauterten Formeln beruhen auf der Annahme, dass der Druckabfall (iber den
Spalt einzig aus der Reibung im Spalt resultiert. Zustrém- und Einstrémverluste, wie sie beispielsweise
von Miiller [M0113] diskutiert werden, sind nicht enthalten. Fir letztere sind genauere Druckinformati-
onen im Spalteintritt notig, die jedoch in der Regel ein Ergebnis der Simulation und daher unbekannt
sind. Die genutzten Ansétze beruhen auf einer eingelaufenen Stromung konstanter Dichte, sodass von
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Abweichungen zu den simulativen und experimentellen Ergebnissen ausgegangen werden muss. Den-
noch l&sst die Untersuchung Schliisse zu, in welchen Bereichen der Spaltdurchfluss mit den genannten
Vereinfachungen bestimmt werden kann.

Die Druckdifferenz tiber dem Spalt aufgrund von Wandreibung lasst sich wie folgt bestimmen:

Ls, c?
D, 2

Ap=2-p Gl.5.1
A bezeichnet hier die Rohrreibungszahl, g eine reprasentative Dichte und D;, den hydraulischen Ersatz-
durchmesser, der fir bg,, > hg, der doppelten Spalthéhe 2hg, entspricht. Die Strémungsgeschwindig-
keit kann tiber die Massenerhaltung bestimmt werden:

msp _ a- mth

C== =— Gl. 5.2
prAsp pPrAsp

Dadurch ergibt sich fir die Gber dem Spalt anliegende Druckdifferenz:
Lsp @ -miy
2-hsy 2-p-A%,

Ap = A~ Gl.5.3
Die Rohrreibungszahl ist abhangig von der Reynoldszahl und kann im laminaren Fall fur einen recht-
eckigen Kanal mit Dy, = 2hg,, tiber

96
Ham = o Gl. 5.4

bestimmt werden [Tru08]. Ab der kritischen Reynoldszahl von Rey,-;; = 3000 wird davon ausgegangen,
dass die Strémung turbulent wird [Sch06]. Die Rohrreibungszahl kann im turbulenten Bereich auch fir
nicht-kreisférmige Querschnitte Uber die von Blasius aufgestellte Formel bestimmt werden [Tru08]:

0,3164

turb = Reo'25 Gl.55

Da die Reynoldszahl vom Massenstrom und damit von dem gesuchten Strdmungsbeiwert abhangt, wird
hier analog zu GI. 4.3 mit der theoretischen Reynoldszahl Re,; gearbeitet:

Re thh
Reypy=—=——"7— Gl.5.6
a  MNupp* bSp

Damit ergeben sich fiir die druckgetriebene Poiseuille-Strémung folgende Gleichungen fiir den analy-
tisch bestimmten Stromungsbeiwert:

(Ap hsp Reen - p-A3y

—. S0, _th ° TS Re < 3000
124 I, — w2, ¢
Xpo,ana = 025 ~ A2 \4/7 Gl.5.7
A hep A-Rey P-4 Re > 3000
\\0,3164 L, 2, ’ =

Die Dichte wird dabei zwischen Hoch- und Niederdruck gemittelt:
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~ _ Pup T Pnp
p_Z'THD'Rs Gl. 5.8
Damit l&sst sich Gl. 5.7 entdimensioniert, d.h. nur abh&ngig von den charakteristischen Kennzahlen,

darstellen als:

(1-Mg) - (1 +105p) hsp 2K : .

48 EReth ' —1 ' l'lsp* - HSP* ) Re < 3000
Apo,ana = 1 ;
(1—Tsp) - (1 +Msp) 2hsp 25 2K 2 s
Re7"" - 3 I G § ,Re = 3000

0,3164 Ly, cth =1 "o Usp ¢

.

. D . .
mit pﬂ = Mg, und Mgy = Mg, fiir Mg, > Mg und Mgy = My fiir Mg, < Mg Gl.5.9
HD

Eine an der Gehausewandkontur aufgepragte Relativbewegung ug,, verursacht zusatzlich zu der druck-
getriebenen Poiseuille-Stromung eine Couette-Strémung aufgrund ihrer Schleppwirkung. Das Ge-
schwindigkeitsprofil einer reinen, voll ausgebildeten Couette-Strémung kann aufgrund der Haftbedin-
gung sowohl im laminaren als auch — aufgrund des punktsymmetrischen Geschwindigkeitsprofils — im
turbulenten Bereich mathematisch tber ein lineares Geschwindigkeitsprofil mit ¢ = ug, an der beweg-
ten und ¢ = 0 an der unbewegten Wand angenéhert werden [Sch06], sodass gilt:

Usp

—P P Asp Gl.5.10

Mco,ana =

Die kritische Reynoldszahl fir den Umschlagspunkt von der laminaren zur turbulenten Couette-Stro-
mung wird in [Sch06] auf Rec, krir = hsp - Usp / v = 1300 beziffert. Die in dieser Arbeit untersuchten
Couette-Strémungen treten jedoch in der Regel in Verbindung mit einem Druckgradienten auf, sodass
sich eine kombinierte Poiseuille-Couette-Stromung ergibt, fir die es keine allgemeingliltige analytische
Ldsung gibt. Die Stromung ist laminar, solange die Reynoldszahlen unterhalb der kritischen Reynolds-
zahlen Rec, krit 0ZW. Rep, i liegen [Sch06]. Die in den Diagrammen genutzte Reynoldszahl ist wei-
terhin nach GI. 4.3 definiert und schlieft damit aufgrund des Gesamtmassenstroms beide Strémungsar-
ten mit ein.

Analog zu der Untersuchung statischer Berandungen soll Gberpriift werden, inwieweit die Simulations-
ergebnisse mithilfe analytischer Anséatze reproduziert werden kdnnen. Dazu wird im Folgenden davon
ausgegangen, dass eine lineare Superposition von Couette- und Poiseuille-Massenstrom angewendet
werden kann. Damit ergibt sich fiir den kombinierten Stromungsbeiwert:

Usp. 5

mpo,ana + mCo,ana _ ®po,ana " Mth + 2 P 'ASp

Upo +Co,ana —

Mep MMep
Gl.5.11
2 P
= Qpoana t ————— = Apo,ana T Aco,ana
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Der theoretische Massenstrom i, bezieht sich dabei weiterhin auf die rein druckgetriebene Strdmung
nach Gl. 2.8. Mit der Definition der Dichte aus GI. 5.8 und ap,, 4nq Nach GI. 5.9 lésst sich die Gleichung
ebenfalls entdimensionieren [Utr18b]:

-1/2
Maulsp . (1 + HSP) 2 % K:l
®po+co,ana = Xpo,ana . 3 UG |
' ' 4 k—1 Sp Sp
Gl.5.12
mit ;@ = Hsp und HSp* = Hsp fur l_lsp > l_[kn-t und l_lsp* = Hkrit fur nsp < l_[kn-t
HD

5.2.4 Ergebnisse bei unbewegter Berandung

Im Folgenden wird der Einfluss der Kennzahlen aus Tabelle 5.3 auf den Strémungsbeiwert « fur den
Fall der unbewegten Wand untersucht. Zunéchst wird das Spaltdruckverhéltnis zwischen Hoch- und
Niederdruckseite systematisch variiert, wahrend fir die dargestellten Verldufe die restlichen Kennzah-
len konstant bleiben. Auf diese Weise kann der Einfluss des Druckverhéltnisses diskutiert werden, ohne
dass sich beispielsweise die Reynoldszahl — und damit die Reibverhéltnisse — im Spalt verdndern. Um
eine Druckverhaltnisvariation bei konstanter Reynoldszahl realisieren zu kénnen, mussen die Absolut-
driicke der HD- und ND-Seite der simulierten bzw. gemessenen Punkte bei einem konstanten Massen-
strom angepasst werden. Da der Massenstrom mit steigendem Druckverhdltnis im Allgemeinen sinkt,
weisen hohere Druckverhaltnisse in der Regel groRere Absolutdriicke auf als kleine Druckverhaltnisse,
was aus den dimensionslos dargestellten Ergebnissen nicht hervorgeht.

Abbildung 5.8 zeigt den Stromungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses. Aufgrund des niedri-
gen hg,/Lsp-Verhaltnisses resultieren kleine Spaltmassenstrome, wodurch die Reynoldszahlen im la-
minaren Bereich anzusiedeln sind. Gleichzeitig gestaltet sich eine experimentelle Validierung schwie-
rig, da sehr geringe Spalthéhen eingestellt werden mdssten, die in dem genutzten Versuchsstand im
Bereich der Messunsicherheit liegen wiirden. Die dargestellten Verlaufe beschréanken sich daher auf die
Ergebnisse der CFD-Simulation sowie den analytischen laminaren Ansatz nach Gl. 5.9 fur Re < 3000.
Die kleinen Stromungsbeiwerte verdeutlichen, dass eine hinreichend genaue Bestimmung der Massen-
strome im Stirnspalt Uber eine isentrope Blendenstrdmung nach Gl. 2.8 im Bereich kleiner Reynolds-
zahlen nicht méglich ist. Darlber hinaus ist eine kontinuierliche VergrofRerung des Stromungsbeiwertes
in Richtung kleinerer Druckverhéltnisse zu verzeichnen. Dies spricht dafiir, dass eine Verblockung des
Massenstroms, wie sie im theoretischen Massenstrom nach Gl. 2.8 angenommen wird, unter den gege-
benen Randbedingungen noch nicht stattgefunden hat. Stattdessen wird ein Grofteil des Druckgefalles
im Spalt aufgrund des grofRen Reibungseinflusses abgebaut, wodurch eine weitere Verringerung des
Druckverhaltnisses — trotz bereits anliegendem uberkritischem Druckverhéltnis — eine Vergrofierung
des Stromungsbeiwertes zur Folge hat. Aufgrund der vergleichsweise hohen Reibkréafte stellt sich nur
ein geringer Massenstrom und damit ein geringer Strémungsbeiwert ein. Die Ergebnisse der Simulation
stimmen fir die kleinere Reynoldszahl von Re = 100 nahezu mit den analytischen Werten Gberein. Eine
Untersuchung des Druckverlaufes im Spalt (beispielhaft fir I1g, = 0,21 dargestellt in Abbildung 5.10)
zeigt fur alle Druckverhéltnisse einen annahernd linearen Verlauf und der Spalteintrittsdruck entspricht
den Hochdruckbedingungen. Fir den Verlauf von Re = 655 ist der Reibungseinfluss im Vergleich re-
duziert, wodurch sich der Stromungsbeiwert insgesamt auf einem héheren Niveau befindet. Fir kleine
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Druckverhaltnisse zeigt sich eine kleine Abweichung zwischen der Simulation und dem analytischen
Ansatz, da der Druckverlauf im Spalt (nicht dargestellt) hier starker von einem linearen Verlauf ab-
weicht. Dennoch ist die Abweichung bemerkenswert gering und rechtfertigt die analytische Bestim-
mung der Spaltmassenstrome in dem untersuchten Kennzahlbereich.
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Abbildung 5.8: Strémungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses fur niedrige Reynoldszahlen
fir hg,/Lg, = 0,001 und k = 1,4 (Vergleich Simulation und analytischer Ansatz).
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Abbildung 5.9:  Stromungsbeiwert fur Luft als Funktion des Druckverhaltnisses fiir verschiedene
hsp/Lsp-Verhaltnisse fur Re = 8000 (Vergleich Simulation, Experiment fur
Lg, = 30 mm und analytischer Ansatz).

Abbildung 5.9 zeigt analog den Stromungsbeiwert fur gréRere hg,/Lsy,-Verhaltnisse, die einen Ver-
gleich mit experimentellen Daten zulassen. GréRere hg,/Lg,-Verhaltnisse werden bei den gegebenen

Randbedingungen durch eine VergroRerung der Spalthéhe erreicht, wodurch der Massendurchfluss
steigt und eine im Vergleich zu Abbildung 5.8 gréf3ere Reynoldszahl resultiert. Insgesamt ist der relative
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Einfluss des Druckverhaltnisses flir groere hg, /Lg,-Verhaltnisse reduziert. Im Vergleich zu den nied-
rigen Reynoldszahlen aus Abbildung 5.8 ergibt sich auBerdem aufgrund des reduzierten Reibungsein-
flusses ein groRerer Stromungsbeiwert. Neben der Reynoldszahl steigt der Stromungsbeiwert ebenfalls
mit dem hg, /Lg,-Verhaltnis, da der Einfluss der Wandreibung abnimmt. Mit steigendem hg,, /Lg,,-Ver-
haltnis wird auRerdem der Effekt der Verblockung mit sinkendem Druckverhéltnis immer deutlicher.
Dabei bleiben der durchgesetzte Massenstrom und der Druckverlauf im Spalt, wie auch der theoretische
Massenstrom, bei einer weiteren Absenkung des Niederdruckes unverandert, eine Nachexpansion des
Fluids findet dann in der freien Strémung hinter dem Spalt statt. Ein Vergleich mit den experimentellen
Werten flr hg,/Ls, = 0,005 und 0,01 zeigt qualitativ eine gute Ubereinstimmung. Der analytische tur-
bulente Ansatz nach Gl. 5.9 fir Re > 3000 zeigt hingegen starke Abweichungen zum Experiment und
der Simulation. Zwei beispielhafte Druckverlaufe entlang des Spaltes sind in Abbildung 5.10 dargestelit.
Wahrend der Spalteintrittsdruck im laminaren Fall dem Hochdruck entspricht, ergibt sich fur eine Rey-
noldszahl von 8000 eine deutliche Druckabsenkung am Spalteintritt, die das im Spalt abgebaute Druck-
gefélle reduziert. Dies ist in der analytischen Bestimmung nicht bertcksichtigt und kann daher den deut-
lich erhohten Stromungsbeiwert des analytischen Ansatzes erklaren. Fir grofRere Druckverhaltnisse
(nicht dargestellt) ergibt sich absolut betrachtet eine dhnlich starke Druckabsenkung am Eintritt,
wodurch das ab Spalteintritt anliegende Druckverhaltnis relativ gesehen starker erhdht wird und dadurch
der Massendurchsatz sinkt. Dies fiihrt zu dem in Abbildung 5.9 dargestellten Abfall des Strémungsbei-
wertes mit steigendem Druckverhaltnis.

Das in den Spalt strémende Fluid besitzt eine grofle vertikale Geschwindigkeitskomponente, die Stro-
mung l6st insbesondere fur groRe Reynoldszahlen an der Spalteintrittskante ab, vgl. Abbildung 5.11.
Die daraus folgende Stromungseinschnirung flihrt zu einer Beschleunigung des Fluids in den Spalt hin-
ein, wodurch sich auch im weiteren Spaltverlauf an der unteren Spaltwand eine groere Stromungsge-
schwindigkeit ergibt. Ein Vergleich mit dem experimentell ermittelten Druckverlauf im Spalt aus Ab-
bildung 5.10 zeigt im vorderen Spaltbereich eine gute Ubereinstimmung, in der hinteren Spalthalfte
ergibt die Messung hingegen einen geringeren Druck. Fir die kleinere Reynoldszahl ergibt sich hinge-
gen ein nahezu direktes Anlegen der symmetrisch erscheinenden Strémung an beiden Wénden.
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0,8 i Messung
:Q 0,6 | Re = 8_000 e
= hsp I Ls, = 0,005| Mgpaiteinlass |
= 04 -
0,2 - Spaltauslass v . g
M, = 0,21 L Sp |
O T T T 1
HD 0 20 ND

Spaltlange [mm]

Abbildung 5.10: Simulierter und gemessener Druckverlauf im Spalt fur Luft flr verschiedene Rey-
noldszahlen und hg, /Lsy-Verhaltnisse fur Iig, = 0,21 (Simulation, ausgewertet in

mittlerer SpalthGhe, und Experiment fur Lg, = 20 mm, nur fir Re = 8000).
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Abbildung 5.11: Simulierte Stromungsgeschwindigkeit in Spaltlangenrichtung im Bereich des Spalt-
einlasses fur zwei verschiedene Reynoldszahlen (15, = 0,21; hg,/Ls, = 0,005 und
Kk =14).

Im Folgenden werden die Auswirkungen einer Variation von Reynoldszahl und Isentropenexponent un-
tersucht. Eine Erhéhung der Reynoldszahl bei konstantem Druckverhéltnis wird erreicht, indem die Ab-
solutdriicke auf Hoch- und Niederdruckseite entsprechend angehoben werden. Neben dem in diesem
Abschnitt thematisierten Isentropenexponenten wird aufgrund der stark variierenden Stoffdaten eben-
falls die Prandtl-Zahl variiert, vgl. Tabelle 5.2. Der Einfluss der Prandtl-Zahl auf den Stromungsbeiwert
ist jedoch schon in Abschnitt 5.2.1 untersucht worden und ist vernachlassigbar gering. Der resultierende
Einfluss des Fluids auf den Strémungsbeiwert kann daher — bei sonst konstanten Kennzahlen — dem
Isentropenexponenten zugeschrieben werden. Abbildung 5.12 zeigt den Stromungsbeiwert fur die drei
Fluide und verschiedene hg,/Ls,-Verhaltnisse. Aufgrund der unterschiedlichen Stoffdaten und hg,/Ls,-
Verhéltnisse wird eine grofle Bandbreite der Reynoldszahl untersucht. Der vorangegangene Abschnitt
zeigte bereits, dass die Reynoldszahl und damit die Reibverhaltnisse im Spalt entscheidend fiir den Mas-
sendurchfluss bzw. fiir den Stromungsbeiwert sind. Die resultierenden Stromungsbeiwerte variieren
zwischen 0,005 und 0,78, wodurch sich hg),/Lg,-Verhaltnis und Reynoldszahl als entscheidende Para-
meter zur Beeinflussung des Stromungsbeiwertes und damit der Spaltmassenstréme herausstellen. Fur
alle hg,/Lg,-Verhaltnisse ergibt sich flr den Stromungsbeiwert im Bereich 102 < Re < 10 der groRte
Zuwachs. Dar(iber ist die Anderungsrate deutlich reduziert, sodass der Strémungsbeiwert fiir Re > 10°
nahezu konstant bleibt und bei groeren hg,/Lg,-Verhaltnissen gegen den Grenzwert 0,8 strebt. Dieser
Grenzwert fir langliche Spalte mit geringen Spalthdhenénderungen ist bereits von Peveling [Pev87a]
festgestellt worden.

FUr hg,/Ls, = 0,001 ergeben sich fiir die kleinen Reynoldszahlen die geringsten Stromungsbeiwerte.
Zundchst ist mit steigender Reynoldszahl ein starker Anstieg des Strdmungsbeiwertes zu verzeichnen,
da sich die Reibverhaltnisse mit Vervielfachung der Reynoldszahl stark dndern. Anschliellend geht der
Verlauf in einen nahezu linearen Bereich (ber, der bis in den turbulenten Reynoldszahlbereich reicht,
bis schlieBlich die stérkere Turbulenz zu einem Abflachen des Verlaufes fuhrt. Fir die verschiedenen
Isentropenexponenten sind fir das geringe hg,/Lg,-Verhaltnis keine nennenswerten Unterschiede im
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Stromungsbeiwert zu verzeichnen. Die geringen Reynoldszahlen fuhren zu kleinen Strémungsge-
schwindigkeiten (vgl. Abbildung 5.11 fur Re = 100) und damit zu geringen Machzahlen, wodurch sich
die Stromung nahezu inkompressibel und damit unabhéngig vom Isentropenexponenten verhalt.

Mit steigender Stromungsgeschwindigkeit und damit groRerer Machzahl steigt der Einfluss der Kom-
pressibilitat der Stromung. So ergeben sich im hoheren Reynoldszahlbereich geringfligig groRere Stro-
mungsbeiwerte fur kleinere Isentropenexponenten, die sich prinzipiell anhand der Gleichung fur den
theoretischen Massenstrom (GI. 2.8) erklaren lassen. Dieser setzt sich aus der Fluidgeschwindigkeit, der
Fluiddichte sowie der Spaltflaiche zusammen. Zur Bestimmung des theoretischen Massenstroms wird
die Dichte anhand einer isentropen Zustandsanderung auf den Niederdruck bzw. den kritischen Druck
bestimmt. Wie in Abbildung 5.10 dargestellt, liegen diese Bedingungen jedoch erst hinter dem Spalt
vor, weshalb die isentrop bestimmte Dichte in der Regel im Spalt nicht erreicht wird. Im Spalt liegt der
Druck — und damit aufgrund der adiabaten Wande auch die Temperatur — deutlich Gber den Nieder-
druckbedingungen bzw. der in Gl. 2.8 genutzten, isentrop bestimmten Temperatur, wodurch es zu Ab-
weichungen zur isentrop ermittelten Fluiddichte kommt. Je kleiner der Isentropenexponent, desto gerin-
ger sind die Abweichungen zwischen der in GI. 2.8 genutzten und der simulierten Temperatur und
Dichte, da die Zustandsanderung mit dem Grenzwert x = 1 isotherm abl&uft und deshalb bei dem unter-
suchten Fluid mit x = 1,06 deutlich weniger ins Gewicht fallt, wodurch sich ein groRerer Strémungsbei-
wert ergibt. Untersuchungen im Uberkritischen Druckverhéltnisbereich (nicht dargestellt) zeigen eine
Verstarkung des beschriebenen Effekts und dadurch geringfligig grofiere Differenzen zwischen den
Stromungsbeiwerten der untersuchten Fluide.
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Abbildung 5.12: Strémungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl flir verschiedene hg,/Ls,-Ver-
héltnisse und Isentropenexponenten fiir ITs, ~ 0,7 (Vergleich Simulation und ana-
Iytischer Ansatz).
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Fur zwei Kombinationen aus hgy,/Lg, und x sind die nach GI. 5.9 analytisch bestimmten Stromungsbei-
werte ebenfalls dargestellt. Abbildung 5.8 zeigte fiir niedrige Reynoldszahlen bereits eine hohe Uber-
einstimmung zwischen dem analytisch bestimmten Stromungsbeiwert und der CFD-Simulation, der hier
flr hg,/Lg, = 0,001 bis zu einer Reynoldszahl von 1000 bestatigt werden kann. Bei weiterer Vergrole-
rung der Reynoldszahl ergeben sich geringe Abweichungen. Eine Untersuchung der Strdmungsbilder
analog zu Abbildung 5.11 zeigt am Spalteinlass bereits in diesem Reynoldszahlbereich Ablésungen. Fiir
hsp/Lg, = 0,005 und k = 1,67 zeigt sich eine geringere Ubereinstimmung, die Abbildungsgiite nimmt
mit steigendem hg,/Lsy,-Verhdltnis ab. Der analytische Ansatz liefert fir Re > 1000 unbrauchbare Er-
gebnisse, da die bereits erlduterten Zu- und Einstrémverluste in der analytischen Betrachtung nicht be-
ricksichtigt sind.

Abbildung 5.13 zeigt den Stromungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl fur Luft in dem Bereich, in
dem ein Vergleich zwischen Simulation und Messung méglich ist. Die Ergebnisse fir hg,/Lg, = 0,005
befinden sich im Ubergangsbereich der Strémung von laminar zu turbulent. Fiir die hier dargestellten
experimentellen Ergebnisse fur Lg,, = 30 mm ergibt sich eine kritische Reynoldszahl von Rey..;; = 5200,
ab der eine stirkere Anderung des Gradienten zu verzeichnen ist. Wie bereits bei der Diskussion von
Abbildung 5.4 festgestellt worden ist, wird dieser Umschlag nicht von dem verwendeten SST-Modell
abgebildet. Abgesehen von diesen Ungenauigkeiten im transitionellen Bereich gibt es jedoch eine hohe
qualitative Abbildungsgite zwischen der Simulation und den experimentellen Werten. Im Bereich des
Ubergangs von laminarer zu turbulenter Stromung ergeben sich mit dem verwendeten SST-Modell Ab-
weichungen des Stromungsbeiwertes von bis zu 20 %. Fir gréRere hgy,/Lg,-Verhaltnisse, bei denen im
Allgemeinen auch kleinere Messunsicherheiten vorliegen, reduzieren sich die Abweichungen auf etwa
10 %. Die Griinde fir die quantitativen Unterschiede sind bereits in Abschnitt 5.2.2 diskutiert worden.
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Abbildung 5.13: Stromungsbeiwert flr Luft als Funktion der Reynoldszahl fiir verschiedene
hsp/Lg,-Verhaltnisse fur IIs, =~ 0,7 (Vergleich zwischen Simulation und Experi-

ment fir Lg, = 30 mm).



5 Ergebnisse der Spaltuntersuchung 79

5.2.5 Ergebnisse bei bewegter Berandung

Die bisher durchgefuhrten Untersuchungen beschranken sich auf unbewegte Spaltberandungen. In die-
sem Abschnitt wird der Einfluss der Rotorbewegung bestimmt. Da der experimentelle Aufbau nur zur
Vermessung von Spaltmassenstromen mit statischer Berandung geeignet ist, beschrankt sich die Unter-
suchung auf die Diskussion der Ergebnisse der CFD-Simulation fur Luft und den Vergleich mit einem
analytischen Ansatz. Zur Untersuchung des bewegten Systems wird eine Geschwindigkeit auf die Ge-
héausekontur aufgepragt (vgl. Abbildung 4.2).

Analog zum letzten Abschnitt werden die Auswirkungen der bewegten Berandung anhand einer Varia-
tion des Druckverhaltnisses und der Reynoldszahl fur verschiedene hg,/Lg,-Verhaltnisse untersucht.
Fur Schraubenkompressoren sind die Drehrichtung der Rotoren und die Richtung der Stirnspaltstro-
mung zum Grof3teil entgegengerichtet. Da das Relativsystem betrachtet und daher die Umfangsge-
schwindigkeit am Gehéuse appliziert wird, entspricht die Bewegungsrichtung bei den meisten Stirn-
spaltverbindungen der Strémungsrichtung. Aus diesem Grund werden im Folgenden hauptséachlich po-
sitive Umfangsmachzahlen untersucht.
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Abbildung 5.14: Strémungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses fuir verschiedene Umfangs-
machzahlen fir Re = 655; hsp/Lsp = 0,001 und k = 1,4 (Vergleich zwischen Simu-

lation und analytischem Ansatz) [Utr18b].

Abbildung 5.14 zeigt die Verldufe des Stromungsbeiwertes tiber dem Druckverhéltnis fiir verschiedene
Umfangsmachzahlen fiir eine niedrige Reynoldszahl. Mit steigender Umfangsmachzahl steigt der Stro-
mungsbeiwert, da als Bezugswert nach wie vor der theoretische Poiseuille-Massenstrom nach Gl. 2.8
dient und bei konstantem Druckverhéltnis der Anteil des Couette-Massenstroms am Gesamtmassen-
strom ansteigt. Bei kleinen Druckverhaltnissen bedeutet dies fir den simulativ bestimmten Strémungs-
beiwert einen nahezu konstanten Versatz gegenlber dem unbewegten Verlauf (Ma,, s, = 0, bekannt aus
Abbildung 5.8). Fir groRe Druckverhéltnisse ergeben sich jedoch gréRere Unterschiede des Strdmungs-
beiwertes zum unbewegten Verlauf, da der Anteil des Couette-Massenstroms am Gesamtmassenstrom
auch mit dem Druckverhaltnis zunimmt. Gleichzeitig nimmt der theoretische Massenstrom ab und wird
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im Extremfall fur I1s, — 1 zu null. Aufgrund des Couette-Massenstroms, der in diesem Grenzfall den

einzigen Massenstrom darstellt, strebt der Stromungsbeiwert flr alle Verlaufe mit positiver Umfangs-
machzahl gegen unendlich.

Die Verldufe des analytischen Ansatzes sind nach Gl. 5.12, mit dem analytischen Strémungsbeiwert der
Poiseuille-Stromung ap, qn, Nach GI. 5.9, bestimmt. Wie schon fir die unbewegte Spaltuntersuchung
zeigt der Vergleich zwischen CFD-Simulation und analytischem Ansatz auch bei niedrigen Umfangs-
machzahlen eine hohe Ubereinstimmung. Lediglich fiir die groBte untersuchte Umfangsmachzahl erge-
ben sich fiir grol3e Druckverhéltnisse Abweichungen im Bereich von 20 %.

Abbildung 5.15 zeigt die Verldufe bei einer transitionellen Reynoldszahl von Re = 2000. Die Stro-
mungsbeiwerte befinden sich aufgrund der ge&nderten Reibverhaltnisse und dem damit gestiegenen Poi-
seuille-Massenstrom auf einem insgesamt htheren Niveau. Der reine Couette-Massenstrom ist hingegen
unabhéngig von den Reibverhaltnissen. Dementsprechend ist der Einfluss der Couette-Stromung im
Vergleich zu niedrigen Reynoldszahlen reduziert, sodass flr groRere Reynoldszahlen und hg,/Ls,-Ver-
haltnisse die relative Anderung im Vergleich zur unbewegten Berandung geringer ausféllt. Fir die dar-
gestellten negativen Umfangsmachzahlen ergibt sich aufgrund der entgegengesetzten Schleppwirkung
eine Reduzierung des Stromungsbeiwertes. Im oberen Bereich des Druckverhaltnisses kann es vorkom-
men, dass die Couette-Stromung gegeniiber der Poiseuille-Strémung Uberwiegt und dadurch ein Spalt-
massenstrom entgegen des Druckgefalles transportiert wird (im Bild nicht dargestellt). Da die Reynolds-
zahl konstant ist, steigen die Absolutdriicke auf HD- und ND-Seite mit groRerem Druckverhaltnis.
Dadurch steigt ebenfalls der Anteil des Couette-Massenstroms, wodurch die Couette-Reynoldszahl mit
steigendem Druckverhéltnis erhdht wird. Die Simulationsergebnisse zeigen daher bei gréReren Druck-
verhéltnissen eine deutlich hohere turbulente Wirbelviskositét, als bei kleinen Druckverhaltnissen. Auf
eine Darstellung der analytischen Ergebnisse wird an dieser Stelle verzichtet, da bereits fur die reine
Poiseuille-Stromung keine sinnvollen Ergebnisse fir diese Reynoldszahlen erzielt werden.

0,8 | //
0,7

()
204
S Ma,s, = 0,173 TS

c
g 0’3 Mau,Sp =0 w

= Re = 2000

— hg, / Ls, = 0,01 / /

5067 — ]

205 S —— i ——

‘© \v\ \f‘
-~/
[

20,2
m —\
01 +
’ he, / Le, = 0,001 o
»/lyp=0 {Ma,s, = -0,173
0 T 2 -
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1

Druckverhaltnis Ig,, [-]

Abbildung 5.15: Strémungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses fur verschiedene Umfangs-
machzahlen und hg,/Lgy,-Verhaltnisse fur Re = 2000 und k = 1,4 (Simulation).
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AbschlieRend zeigt Abbildung 5.16 den Stromungsbeiwert mit aufgeprégter Umfangsmachzahl als
Funktion der Reynoldszahl. Die Bewegung der Berandung bewirkt auch hier eine Verschiebung des
Strémungsbeiwertes. Eine hinreichend genaue analytische Abbildung der Stromungsbeiwerte ist nur fiir
Re < 1000 mdglich. Eine Analyse der Simulationsergebnisse fur negative Umfangsmachzahlen zeigt,
dass die Stromung bei deutlich geringeren Reynoldszahlen turbulent wird, was auf die entgegengesetz-
ten Stromungsrichtungen und die damit verbundene starke Storung der Stromung zuriickzufiihren ist.
Als Resultat ergibt sich in der Simulation ein kleinerer Strémungsbeiwert, als analytisch berechnet. Ins-
gesamt hinterlasst die hier auf wenige Simulationen beschrénkte Untersuchung der bewegten Berandung
Potenzial zur experimentellen Validierung und zur Untersuchung gréerer Kennzahlbereiche.
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Abbildung 5.16: Strdmungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl flr verschiedene Umfangsmach-
zahlen und hgy,/Lg,-Verhaltnisse fr I1g, = 0,7 und x = 1,4 (Simulation).

5.2.6 Zwischenfazit und Implementierung der Ergebnisse

Im Rahmen der hier vorgestellten Ergebnisse ist der Stromungsbeiwert fir eine grole Bandbreite di-
mensionsloser Kennzahlen bestimmt worden. Die Untersuchung mittels numerischer Stromungssimu-
lation zeigt besonders im transitionellen Reynoldszahlbereich groRe Unterschiede fur die verschiedenen
Turbulenzmodelle und hinterlasst damit Potenzial fiir detailliertere Untersuchung der Geschwindig-
keitsprofile im Spalt, die experimentell beispielsweise tber Laser-Doppler-Anemometrie oder simulativ
Uber direkte numerische Simulationen oder Grobstruktursimulationen stattfinden konnten. Abgesehen
von diesem Bereich stimmen die qualitativen Verlaufe zwischen Experiment und numerischer Simula-
tion Uberein. Fir den Fall der reinen Poiseuille-Strémung kann ein vorgestellter analytischer Ansatz
auBerdem zur Bestimmung des Stromungsbeiwertes im niedrigen Reynoldszahlbereich genutzt werden.

Die vorgestellten Ergebnisse der Stirnspaltstrdmungen haben praktische Auswirkungen auf die Sicht
der Einflussparameter auf Spaltmassenstrome in Schraubenmaschinen. Der Liefergrad A, des Schrau-
benkompressors (Gl. 2.7) wird durch die Spaltmassenstrome reduziert, da mit steigendem Spaltmassen-
strom im Allgemeinen auch die volumetrischen Verluste der Schraubenmaschine steigen, wodurch der
Gitegrad der Maschine sinkt. Als Mal3 zur Quantifizierung dieser Verluste kann fir die hier simulierten
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Fluide die Reynoldszahl angesehen werden, da sich diese proportional zum Spaltmassenstrom verhalt.
Im Sinne einer hohen Energiewandlungsgute der Schraubenmaschine muss das Ziel der konstruktiven
Spaltdimensionierung das Erreichen kleiner Reynoldszahlen im Spalt sein, da diese zu geringen Stro-
mungsbeiwerten fuhren. Es ergibt sich beispielsweise bei einer Halbierung der Stirnspalththen durch
die Anderung des hs,/Lg,-Verhaltnisses eine Uberproportionale Verkleinerung des Spaltmassenstroms.
So kommt es bei unveranderten Hoch- und Niederdruckbedingungen zu einer Halbierung der Reynolds-
zahl durch die halbierte Spaltflache zuziglich einer weiteren Reduzierung der Reynoldszahl bzw. des
Spaltmassenstroms aufgrund des geringeren Strdmungsbeiwertes. Im Vergleich zu Reynoldszahl und
hsp/Lg,-Verhaltnis sind die Auswirkungen von Druckverhaltnis und Isentropenexponent nur von unter-

geordneter Bedeutung.

Insbesondere in Bereichen kleiner Reynoldszahlen und/oder groRer Druckverhaltnisse, in denen der
druckgetriebene Poiseuille-Massenstrom gering ist, kann die Bewegung der Rotoren groRen Einfluss
auf den Stromungsbeiwert haben und sollte daher in der Simulation der Gesamtmaschine berticksichtigt
werden. Obwohl im Rahmen dieser Arbeit aufgrund fehlender Validierungsmoglichkeiten nur wenige
Variationsrechnungen bezuglich der bewegten Berandung durchgefuihrt werden, tragen die gezeigten
Ergebnisse zum Verstdndnis der Spaltmassenstrome bei bewegten Berandungen bei und verbessern
durch die Ubernahme der Erkenntnisse die Spaltmassenstromberechnung mit Bezug auf die Schrauben-
maschine, da die Rotorbewegung bei der Bestimmung der Spaltmassenstrome in Kammermodellsimu-
lationen bisher hdufig vernachléssigt wird. Weiteres Potenzial liegt in der experimentellen Untersu-
chung von Spaltstrémungen mit bewegter Berandung, um die Abbildungsglite der verschiedenen Tur-
bulenzmodelle weiter zu untersuchen.

Die Ergebnisse werden zur Verbesserung der Spaltmassenstromberechnung in Kammermodellsimulati-
onen genutzt. Dabei werden ausschlieRlich die Simulationsergebnisse verwendet, da diese fur eine gro-
Rere Bandbreite an Randbedingungen vorliegen. Eine Moglichkeit der Implementierung stellt das Auf-
stellen einer tabellarischen Datenbank dar, auf deren Grundlage der benétigte Strdmungsbeiwert inter-
poliert werden kann. Eine solche Datenbank wird beispielsweise von Wenderott aufgebaut [Wen01].
Alternativ kdnnen die Strémungsbeiwerte (iber Funktionale, die von den dimensionslosen Kennzahlen
abhangen, approximiert werden.

Im Rahmen dieser Arbeit wird der Ansatz aus [Utr18b] verfolgt, den analytisch bestimmten Couette-
Massenstrom i, qnq Nach dem Superpositionsprinzip zu dem simulierten Poiseuille-Massenstrom
mp, zU addieren. Dabei wird angenommen, dass der Couette-Massenstrom denselben Zu- und Ein-
stromverlusten unterliegt wie der Poiseuille-Massenstrom. Diese kdnnen mithilfe des Faktors

Apo

Gl. 5.13

Xanstrom =
Xpo,ana

abgeschatzt werden, der das Verhaltnis von dem simulierten Poiseuille-Massenstrom zum analytisch
bestimmten Poiseuille-Massenstrom nach Gl. 5.9 darstellt. Der so bestimmte Stromungsbeiwert ergibt
sich damit zu [Utr18b]:
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-1/2
Mau,sp . (1 + HSp) 2 % K:l
Qpo+co = Apo T 4 ) K—1 ) nsp* - HSp* " Tanstrom Gl 5.14
mit ;@ = Hsp und HSp* = Hsp fir Hsp > l_[kn-t und Hsp* = Hkrit fir nsp < l_[kn-t
HD

Ein Vergleich fur die in Abbildung 5.16 dargestellten Strémungsbeiwerte fiir ein unterkritisches Druck-
verhaltnis ist Abbildung 5.17 zu entnehmen. Im Bereich um Re = 3000 ist deutlich der Wechsel zwi-
schen dem laminaren und dem turbulenten Berechnungsansatz aus Gl. 5.9 zu erkennen.
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Abbildung 5.17: Stromungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl flr verschiedene Umfangsmach-
zahlen und hgy,/Lg,-Verhaltnisse flr [T, = 0,7 und x = 1,4 (Simulation und Ver-
gleich mit Gl. 5.14).

Trotz der groBen Variationsbreite der untersuchten Kennzahlen zeigt der Ansatz eine hohe Abbildungs-
gute und rechtfertigt den Einsatz zur Bestimmung der Spaltmassenstréme in der Kammermodellsimu-
lation. Wahrend also der Couette-Massenstrom analytisch berechnet wird, muss fir die Simulationser-
gebnisse des Poiseuille-Massenstroms eine geeignete Approximation gefunden werden. Die hier vorge-
stellten Ergebnisse flr unbewegte Berandungen (reine Poiseuille-Strémung) werden im Weiteren mit-
hilfe einer Regressionsanalyse auf Grundlage der Methode der kleinsten Fehlerquadrate in eine Glei-
chung Uberfihrt [Utr18b]:

7
&po,Reg,Stirn = -1,474 + Z 5i T &
=1 Gl. 5.15

0,001 < hg,/Ls, < 0,02 und 1000 < Re = @py peg.stirn * Regn < 10°

Die zugehdrigen Parameter §; und Koeffizienten g; sind Tabelle 5.7 zu entnehmen. Da die Reynoldszahl
ein Ergebnis der Simulation ist und vom Strdmungsbeiwert abhéngt, geht die theoretische Reynoldszahl
Rey, = Re / a in die Gleichung ein. Die tber die Formel ermittelten Stromungsbeiwerte werden zu 90 %
mit einer Abweichung von unter 5 % zu den simulierten Werten abgebildet [Utr18b]. Die Bestimmung
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der Gleichung basiert auf rund 500 Simulationspunkten, die in Abbildung 5.18 uber der Reynoldszahl
aufgetragen sind. Ebenfalls dargestellt sind die Stromungsbeiwerte nach Gl. 5.15 sowie die relative Ab-
weichung der beiden Stromungsbeiwerte, um die Abbildungsgiite der Regressionsanalyse einschatzen
zu konnen. Bei der Bestimmung der Gleichung ist Wert auf eine hohe Abbildungsgiite im oberen Rey-
noldszahlbereich gelegt worden, sodass sich fiir Re > 10 eine sehr gute Ubereinstimmung der Stro-
mungsbeiwerte zeigt. Fiir 10° < Re < 10 zeigen sich besonders im niedrigen Reynoldszahlbereich ver-
einzelt Abweichungen bis zu 30 %. Da der niedrigen Reynoldszahl entsprechend jedoch die absoluten
Spaltmassenstréme gering sind, ist der in der Kammermodellsimulation verursachte Fehler ebenfalls
tolerierbar.

Die Gleichung ist nur fir Reynoldszahlen Re > 1000 gultig. Fur die reine Poiseuille-Strémung bei Rey-
noldszahlen Re < 1000 liefert der analytische laminare Ansatz nach Gl. 5.9 gute Ergebnisse und wird
daher im niedrigen Reynoldszahlbereich fir die Bestimmung der Stromungsbeiwerte genutzt. Die Aus-
wertung der Simulationen ergibt, dass es bei negativen Umfangsmachzahlen deutlich eher zu Turbulenz
im Spalt kommt, weshalb fiir Re < 1000 der analytische Stromungsbeiwert ap, 45, in diesem Fall stets
tiber die turbulente Gleichung ermittelt werden sollte. Ein weiterer Vergleich zwischen den simulierten
und nach GIl. 5.14 bestimmten Stromungsbeiwerten kann fir ein Oberkritisches Druckverhdltnis
[Utrl8b] entnommen werden und zeigt ebenfalls eine hohe Abbildungsgiite.

Tabelle 5.7: Parameter 6; und Koeffizienten ¢; flir die ndherungsweise Bestimmung des Stro-
mungsbeiwertes nach GlI. 5.15 [Utr18b].

1 2 3 4 5 6 7
8 |log(Resn)?|log(Reyy) tanhyp(-5-(ls»-0,5)) & K |(hsplLsp)*Pl(hsplLsp)*®
& -0,0327 | 0,3932 0,03986 0,02534(-0,1484| 5,557 -5,974
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Abbildung 5.18: Auftragung aller simulierten Strémungsbeiwerte ohne Berandungsbewegung fiir
Re >1000 sowie Strdmungsbeiwert nach GI. 5.15 und relative Abweichung als
Funktion der Reynoldszahl.
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5.3 Nebenrotorgehausespalt

Der folgende Abschnitt beschaftigt sich mit dem Nebenrotorgehdusespalt mit dem Ziel, den Strémungs-
beiwert a in Abhé&ngigkeit der Ubrigen Kennzahlen zu bestimmen. Der Ablauf ist analog zur Untersu-
chung des Stirnspaltes gestaltet.

Eines der zur Simulation verwendeten, strukturierten Rechennetze ist in Abbildung 5.19 dargestellt. Es
besitzt rund 150000 Zellen und weist analog zu den zur Simulationen des Stirnspaltes verwendeten Net-
zen im Bereich des engsten Querschnitts eine lokale Verfeinerung auf, um geringe y*-Werte (y* < 2)
zu realisieren. Die hinreichende Auflésung des Netzes wird mit einer Richardson-Extrapolation (ber-
pruft. Die zur experimentellen Untersuchung mit Luft genutzten Spaltkonturen sind in Abbildung 5.20
dargestellt und sind mittels Erodieren gefertigt. Zur Variation der in Tabelle 5.3 beschriebenen geomet-
rischen Kennzahlen werden die drei in Abschnitt 4.2.2 beschriebenen sy r/Dygr-Verhéltnisse bei gleich-
zeitiger Variation des hg,/Dyg-Verhaltnisses untersucht. Da sowohl Steigung als auch Durchmesser auf
den Nebenrotor bezogen sind, werden die Parameter im Folgenden mit dem entsprechenden Index ver-
sehen. Bei dem Referenzdurchmesser von Dy = 72 mm werden in der Simulation Spalthéhen von 0,02;
0,1 und 0,2 mm untersucht, wéhrend im Experiment wegen der Messunsicherheiten statt der kleinsten
Spalthéhe zusétzlich 0,4 mm untersucht wird.

Abbildung 5.19: Beispielhaftes Rechennetz (hs,/Dyg = 0,0014; syr/Dyg = 7,5).

Abbildung 5.20: Experimentell untersuchte Nebenrotorgehdusespaltkonturen.
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5.3.1 Vergleich verschiedener Turbulenzmodelle und Experiment

Fur den Stirnspalt ergeben sich fir verschiedene Turbulenzmodelle deutliche Unterschiede fur den Stro-
mungsbeiwert. Dieser Umstand soll im Folgenden ebenfalls fur den Nebenrotorgehdusespalt untersucht
werden. Abbildung 5.21 zeigt den Strémungsbeiwert fir syg/Dyg = 2,5 und zwei hg,/Dyg-Verhaltnisse
als Funktion der Reynoldszahl. Dabei werden verschiedene Turbulenzmodelle mit den experimentellen
Werten verglichen. Es féllt auf, dass die Unterschiede zwischen den Turbulenzmodellen im Vergleich
zum Stirnspalt (vgl. Abbildung 5.4) deutlich reduziert sind und die experimentellen Strdmungsbeiwerte
von allen Modellen mit ausreichend hoher Genauigkeit reproduziert werden kénnen. Im héheren Rey-
noldszahlbereich, der experimentell nicht mehr abgedeckt wird, zeigen sich fir die verschiedenen Mo-
delle geringe Unterschiede. Es ergibt sich fir hg,/Dyr = 0,0014 fir die laminare Simulation teilweise
ein kleinerer Stromungsbeiwert als fur die turbulenten Simulationen, was auf unterschiedliche Ablgse-
verhalten am Spaltaustritt zuriickzufiihren ist. Insgesamt ist bemerkenswert, dass nur geringe Unter-
schiede zwischen der laminaren und der turbulenten Simulation zu verzeichnen sind. Um diesen Um-
stand zu erkldren, zeigt Abbildung 5.22 fur das kleinere hg,/Dyg-Verhaltnis fiir die drei untersuchten
Turbulenzmodelle den Verlauf der turbulenten Wirbelviskositat 1., im Spalt bei einer Reynoldszahl
von 5000, wobei blau keiner Wirbelviskositat und damit keiner Turbulenz und rot dem Erreichen der
stoffspezifischen Viskositat n von Luft entspricht. Die dargestellten Verldufe verdeutlichen die sich
aufbauende Turbulenz mit steigender Lauflange, die bereits in Abbildung 4.10 fur eine inkompressible
Rohrstrémung vorgestellt wird.
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0.95 — Simulation
;)9 § Messung W
roli : hs, / Dyg = 0,0056]
S S NR ]
£ 0.85 lhg, / Dyg = 0,0014 )
= 0,8 -
g 075 - —SST
¥ —
s 0 y-6-SST
£0,65 - _
b= — laminar
»n 0,6 -
0,55 - M5, =0,7
0,5 . .
1.000 10.000 100.000

Reynoldszahl Re [-]

Abbildung 5.21:  Strémungsbeiwert fir Luft als Funktion der Reynoldszahl, Vergleich zwischen Ex-
periment und Simulation mit verschiedenen Turbulenzmodellen fiir zwei hg,/Dyg-

Verhaltnisse flr I1g,, = 0,7 und syg/Dyg = 2,5.

Fur das SA-Modell existiert Turbulenz bereits vor dem Eintritt in den Spalt, es findet jedoch eine Rela-
minarisierung am Spalteintritt statt. Erst mit zunehmender Lange bildet sich allmahlich Turbulenz im
Spalt aus, was den Stromungsbeiwert im Vergleich mit der laminaren Simulation jedoch nicht merklich
beeinflusst. Fir das SST-Modell ist die Wirbelviskositat im Spalt deutlich erh6ht, wéahrend fur das tran-
sitionelle y-0-SST-Modell die Turbulenz erst hinter dem Spalt entsteht. Die durch die Turbulenz ent-
stehende Reibung lasst fiir das SST-Modell den geringsten Strémungsbeiwert erwarten, wie Abbildung
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5.21 jedoch zeigt, fuhrt das Modell zu dem grofiten Stromungsbeiwert bei dieser Reynoldszahl. Eine
genauere Betrachtung des Druckverlaufs (nicht dargestellt) zeigt, dass die Stromung des SST-Modells
noch im Bereich des Radius am Spaltaustritt fiir eine geringe Lauflange an der Zahnkontur anliegt,
wéhrend bei den anderen Modellen die Strémung direkt bei Erreichen des Radius nicht mehr der Kontur
folgt und ablést. Aufgrund der Erweiterung des Stromungsquerschnittes in diesem Bereich und der da-
mit verbundenen Diffusor-Wirkung ergibt sich fir das SST-Modell am Spaltaustritt ein geringfigig
kleinerer Druck, sodass ein verringertes Druckverhéltnis tiber dem Spalt anliegt, was schlieflich zu dem
groReren Strémungsbeiwert fuhrt. Bei groReren Reynoldszahlen iberwiegt jedoch der Einfluss der Tur-
bulenz, sodass der Stromungsbeiwert fiir das SST-Modell hier am niedrigsten ist.

Im Bereich des groRen hg,/Dyg-Verhaltnisses und den damit verbundenen groRen Reynoldszahlen er-
geben sich einzig fur das SA-Modell geringe Unterschiede aufgrund einer leicht verspateten Stromungs-
abldsung. Die experimentellen Daten kdnnen sehr gut iber das SST-Modell angenédhert werden. Auch
hier ergibt sich im Spalt nur eine geringe Turbulenz, die kaum Einfluss auf den Massendurchfluss hat,
sodass fir eine Bestimmung des Strémungsbeiwertes in dem untersuchten Bereich eine laminare Simu-
lation ausreichen wirde.

Im Vergleich mit dem Stirnspalt ergibt sich eine deutlich erhthte Abbildungsgte durch die Simulation.
Die Wahl des Turbulenzmodells ist in dem hier untersuchten Kennzahlbereich nicht entscheidend fr
den sich ergebenden Stromungsbeiwert. Die im Folgenden dargestellten Ergebnisse werden mit dem
SST-Modell erzeugt, das die experimentellen Verlaufe qualitativ am besten wiedergibt.

Newrp [Pa S]

B r
SA i
Abbildung 5.22: Vergleich der turbulenten Wirbelviskositat n;,,, flr die drei untersuchten Turbu-

lenzmodelle fir syg/Dyg = 2,5; hsp/Dyg = 0,0014; Re = 5000; s, = 0,7 und
k=14
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5.3.2 Ergebnisse bei unbewegter Berandung

Im Folgenden wird der Einfluss der einzelnen Kennzahlen auf den Stromungsbeiwert des Nebenrotor-
gehdusespaltes erldutert. Auf eine analytische Betrachtung wird hier aufgrund des teilweise nicht-kon-
stanten Stromungsquerschnittes verzichtet.

Der Einfluss des Druckverhaltnisses bei verschiedenen hg,/Dyg-Verhaltnissen und unterschiedlichen
Reynoldszahlen ist fir syr/Dyg = 7,5 in Abbildung 5.23 dargestellt. Flr die kleinste Reynoldszahl
(Re = 700) und Spalthohe ist ein geringer Einfluss des Druckverhéltnisses zu erkennen, ein Vergleich
mit experimentellen Daten ist aufgrund der geringen Spalthéhe und Spaltmassenstréme nicht méglich.
Die Abnahme des Strémungsbeiwertes mit dem Druckverhéltnis ist jedoch mit dem starken Reibungs-
einfluss zu begrinden, der, ahnlich wie beim Stirnspalt bei kleinen Reynoldszahlen, zu einem nahezu
linearen Druckabfall im Spalt fhrt.

FUr Re = 8000 ist fUr das untersuchte hg,/Dyg-Verhaltnis sowohl in der Simulation als auch im Expe-
riment kein nennenswerter Einfluss des Druckverhéltnisses auszumachen. Es ist eine deutliche Erho-
hung des Stromungsbeiwertes sowohl bei Vergréerung der Reynoldszahl auf 20000 als auch bei wei-
terer Erh6hung des hg,/Dyg-Verhaltnisses festzustellen, was auf den reduzierten Reibungseinfluss zu-

rickzufuhren ist und im folgenden Abschnitt thematisiert wird.
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Abbildung 5.23: Strdmungsbeiwert fir Luft als Funktion des Druckverhéltnisses fiir verschiedene
hs,/Dyg-Verhaltnisse und drei Reynoldszahlen flr syr/Dyg = 7,5 (Vergleich Si-
mulation und Experiment).

Fir die dargestellten Verlaufe mit Re = 20000 ergibt sich im unterkritischen Druckbereich sowohl im
Experiment als auch in der Simulation eine geringfligige Erhdhung des Stromungsbeiwertes mit stei-
gendem Druckverhaltnis. Da dieses Verhalten bei kleineren Reynoldszahlen nicht zu beobachten ist,
zeigt Abbildung 5.24 den Druckverlauf im Spalt bei zwei verschiedenen Reynoldszahlen und — mit
Ausnahme des Strémungsbeiwertes — sonst gleichen Kennzahlen. Fur die groRere Reynoldszahl zeigt
sich eine deutlich stirkere Expansion im Spalt. Die grofRere Reynoldszahl stabilisiert die Strémung und
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sorgt dafiir, dass die Abldsung von der Rotorgeometrie weiter stromabwarts stattfindet (nicht darge-
stellt). Die dadurch verstérkte Wirkung des Diffusors am Spaltauslass fuhrt dazu, dass der Druck deut-
lich unter den im ND-Volumen vorherrschenden Gegendruck fallt. Flr die Reynoldszahl von 20000
ergibt sich so im Spalt ein lokales minimales Druckverhéltnis von 0,75, wahrend es bei der kleineren
Reynoldszahl lediglich 0,78 betrdgt. Die Auswirkungen einer Variation des Druckverhaltnisses auf den
Druckverlauf im Spalt sind in Abbildung 5.25 dargestellt. Die gezeigten Druckverldufe dhneln stark
den beispielsweise in [Tru08] vorgestellten Verldufen fir eine Laval-Duse, die ebenfalls am Einlass
einen konvergierenden und am Auslass einen divergierenden Stromungskanal besitzt. Hier wird deut-
lich, dass flr unterkritische Druckverhaltnisse ein Druck nahe des Niederdrucks bereits im engsten
Querschnitt erreicht wird, woraus im weiteren Stromungsverlauf eine Expansion unter den Niederdruck
resultiert, wie flr Ig, = 0,8 in Abbildung 5.24 dargestellt. Im Uberkritischen Bereich hingegen bleibt
der Druckverlauf bis zur engsten Stelle nahezu konstant, wéhrend der Niederdruck abgesenkt wird. Der
gemessene Druck in der Mitte der Spaltlénge ist fur die untersuchten uberkritischen Druckverhaltnisse
nahezu identisch. Die Strémung erreicht das kritische Druckverhéltnis und damit Schallgeschwindig-
keit. Im weiteren Stromungsverlauf entspricht die sich aufweitende Geometrie einer Uberschalldiise und
beschleunigt die Stromung weiter, die schlieBlich Gber VerdichtungsstoRe den Niederdruck erreicht.
Aufgrund der Verblockung der Stromung kann der Niederdruck bei konstantem Hochdruck gesenkt
werden, ohne dass der Spaltmassenstrom verandert wird. Da der Strémungsbeiwert den Massenstrom
auf den im Gberkritischen Bereich ebenfalls konstanten theoretischen Massenstrom einer isentropen
Blendenstromung bezieht, ergibt sich ein nahezu konstanter Stromungsbeiwert Giber dem Druckverhélt-
nis.
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Abbildung 5.24: Druckverlauf im Spalt fur Luft flr verschiedene Reynoldszahlen fur g, = 0,8;
hs,/Dyg = 0,0028 und sygr/Dyg = 7,5 (Vergleich Simulation - Druckverlauf aus-
gewertet an der Gehdusewand - und Experiment).

Ein Vergleich der Spaltkonturen von Nebenrotor und Stirnspalt gestaltet sich insgesamt schwierig, da
die untersuchten Stirnspaltkonturen aufgrund der deutlich groBeren Lange Lg,, mit konstanter Spalthdhe

einem stérkeren Reibungseinfluss unterliegen und einen scharfkantigen Ein- und Auslauf aufweisen.
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Fur den Nebenrotorgehdusespalt resultieren dadurch in den technisch relevanten Bereichen der geomet-
rischen Kennzahlen deutlich groRere Stromungsbeiwerte bei derselben Reynoldszahl. Ein detaillierterer
Vergleich der beiden Spaltgeometrien wird in Abschnitt 5.3.3 angestellt.
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Abbildung 5.25: Druckverlauf im Spalt fur Luft fir verschiedene Druckverhéltnisse fir
hs,/Dyg = 0,0028; Re = 20000 und syg/Dyg = 7,5 (Experiment).
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Abbildung 5.26: Strémungsbeiwert fir Luft als Funktion der Reynoldszahl fiir verschiedene
hs,/Dyg-Verhaltnisse fur IIs, = 0,7 und syg/Dyg = 7,5 (Vergleich Simulation und
Experiment).

Abbildung 5.26 zeigt den Stromungsbeiwert Uber der Reynoldszahl im Vergleich zwischen Simulation
und Experiment fiir syg/Dyr = 7,5. Der Stromungsbeiwert variiert im untersuchten Reynoldszahlbe-
reich zwischen 0,09 und 0,95, die Reynoldszahl ist damit ein entscheidender Einflussparameter flir den
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Strémungsbeiwert. Fur geringe Reynoldszahlen (100 < Re < 10°%) und hg,/Dyg = 0,00028 ergeben sich
die kleinsten Stromungsbeiwerte, die mit der Reynoldszahl jedoch einen starken Anstieg verzeichnen.
Die prinzipiellen Verlaufe sind bereits von dem Stirnspalt bekannt, jedoch befinden sich die Stromungs-
beiwerte grundsatzlich auf einem héheren Niveau, was auf die bereits angesprochene Spaltgeometrie
zuriickzufiihren ist und im ndchsten Abschnitt detaillierter untersucht wird. Die simulativen Werte kon-
nen mit dem Experiment mit hoher Genauigkeit reproduziert werden, lediglich bei gréfReren Reynolds-
zahlen liegen die Stromungsbeiwerte der Simulationen, wie bereits bei der Untersuchung des Stirnspal-
tes, unterhalb des Experiments. Dies spricht dafiir, dass das verwendete SST-Modell bei groieren Rey-
noldszahlen zu viel Turbulenz berechnet. Wie bereits erldutert, sind die Auswirkungen bei den hier un-
tersuchten kurzen Spaltlangen nicht so gravierend wie beim Stirnspalt. Ein weiterer Grund fir mégliche
Abweichungen ist die falsche VVorhersage des Abldseortes auf der Spaltkontur. Dariiber hinaus lassen
die vergleichsweise niedrigen Messwerte fir hg,/Dyg = 0,0056 darauf schlieRen, dass die Stromungs-
beiwerte fir hg,/Dyg = 0,0028 am unteren Ende der Messunsicherheit anzusiedeln sind. Obwohl das
Potenzial einer Druckriickgewinnung und damit auch ein Stromungsbeiwert « > 1, wie er beispielsweise
in [Utr18c] diskutiert wird, aufgrund der Diffusorgeometrie am Auslass gegeben ist, werden derart hohe
Stromungsbeiwerte aufgrund der Reibung im Bereich konstanter Spalthéhe nicht erreicht.
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Abbildung 5.27: Strémungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl fiir verschiedene hg,/Dyg-Ver-
haltnisse und Isentropenexponenten fur Iis, =~ 0,7 und syg/Dyg = 1,5 (Simulation).

Fur eine Diskussion des Einflusses des hg,/Dyg-Verhaltnisses eignet sich Abbildung 5.27, wo der Str6-
mungsbeiwert Uber der Reynoldszahl fur die in Tabelle 5.2 definierten Fluide fiir das geringste sygr/Dyg-
Verhaltnis von 1,5 dargestellt ist. Im Vergleich mit hg,,/Dyg = 0,00028 ist der Einfluss der Wandreibung
flr hg,/Dyg = 0,0014 reduziert, sodass der Stromungsbeiwert bei gleicher Reynoldszahl groRer ausfallt.
Das hg,/Dyg-Verhdltnis ist damit ein weiterer wichtiger Einflussparameter fiir den Stromungsbeiwert.

Im Vergleich zum Stirnspalt (vgl. Abbildung 5.12) sind die Unterschiede zwischen den Verlaufen der
verschiedenen Isentropenexponenten deutlich geringer. Dies ist auf die abgerundete Spaltkontur und die
gefiihrte Stromung zuriickzufiihren, wodurch sich der Niederdruck im Spalt einstellt und nicht, wie bei
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dem Stirnspalt, erst hinter dem Spalt. Dadurch sind die Unterschiede zwischen der simulierten Tempe-
ratur bzw. Dichte und der im theoretischen Massenstrom (Gl. 2.8) genutzten isentrop bestimmten Dichte
geringer, wodurch der Einfluss verschiedener Isentropenexponenten reduziert wird.

5.3.3 Variation der Rotorsteigung und Vergleich mit dem Stirnspalt

Der Vergleich zwischen Abbildung 5.27 und Abbildung 5.26 zeigt bereits, dass der Strémungsbeiwert
flir das groRere syr/Dygr-Verhaltnis bei sonst identischen Kennzahlen verringert ist. Die Strdmungsbei-
werte aller drei experimentell untersuchten Spaltkonturen sind fiir ein konstantes hg,/Dyg-Verhaltnis in
Abbildung 5.28 dargestellt. Zur besseren Ubersichtlichkeit wird auf eine Darstellung der Messunsicher-
heiten verzichtet. Fir alle drei Konturen ergibt sich in dem untersuchten Bereich bei der logarithmischen
Auftragung der Reynoldszahl ein nahezu konstanter Gradient des Strémungsbeiwertes. Daruiber hinaus
ist eindeutig die Systematik zu erkennen, dass der Stromungsbeiwert bei sonst identischen Kennzahlen
mit steigendem sy r/Dyr-Verhdltnis sinkt. Dies lasst vermuten, dass, ahnlich wie beim Stirnspalt, ins-
besondere die Reibung im Bereich konstanter Spalthohe den Stromungsbeiwert beeinflusst.

1 -
__0,95 -
‘g‘ NR _ 1,5
£ 09 - NR
2
3
20,85 -
(@]
5
0,8 -
5 g, = 0,7
D075 - hs, / Dyg = 0,0028
0,7 . .
1.000 10.000 100.000

Reynoldszahl Re [-]

Abbildung 5.28: Stromungsbeiwert fiir Luft als Funktion der Reynoldszahl fiir verschiedene
syr/Dyg-Verhaltnisse fur I1g, = 0,7 und hg,/Dyg = 0,0028 (Experiment).
Die Langen Lg, konstanter Spalthohe fiir die verschiedenen Konturen sind in Tabelle 4.3 zusammenge-
fasst. Um den Einfluss dieser Langen auf den Nebenrotorgehdusespalt zu untersuchen, wird im Folgen-
den analog zum Stirnspalt das Spalth6he-Lange-Verhaltnis hg,/Lg, untersucht. Abbildung 5.29 zeigt
den Stromungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses fiir zwei syr/Dyg-Verhéltnisse. Die Spalt-
hohe ist jeweils so angepasst, dass sich flr beide Konturen dasselbe hg,/Ls,-Verhaltnis von 0,01 ergibt.
Da die Spaltlange L, bei dem untersuchten Bezugsdurchmesser im Bereich weniger Millimeter liegt,
ergeben sich dadurch Spalthéhen von wenigen Mikrometern. Fiur die beiden Konturen ergibt sich ein
nahezu identischer Verlauf des Stromungsbeiwertes. Als entscheidender Einflussparameter fir den Ne-
benrotorgehausespalt hat sich damit das hg,/Lg,-Verhaltnis herausgestellt. Die beiden aus dem Pi-The-
orem resultierenden geometrischen Kennzahlen syg/Dyg und hg,/Dyg kGnnen in guter Naherung durch
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das hgp/Lgy,-Verhaltnis substituiert werden. Die geringen Unterschiede konnen sowohl aus Unterschie-
den im Abldseverhalten im Ein- und Auslaufbereich als auch aus der Intensitat der Reibung resultieren,
da sygr/Dyr = 2,5 Uber grolere Ellipsen am Ein- und Auslauf und damit Gber einen insgesamt langeren
Stromungskanal verfiigt. Neben den beiden Geh&usespaltkonturen ist ebenfalls der aus Abbildung 5.9
bekannte Verlauf des Stirnspaltes bei gleichem hg,/Lg,-Verhaltnis dargestellt. Der deutlich niedrigere
Stromungsbeiwert ist ein Resultat der Einstromverluste aufgrund der scharfkantigen Geometrie des
Stirnspaltes, die zu einer Stromungsablésung am Spalteintritt und dadurch zu einer Reduzierung des
Spaltdurchflusses flihrt. Wie in Abschnitt 5.2 beschrieben, ist dieser Effekt fur groe Druckverhaltnisse
stérker ausgeprégt, da die Druckreduzierung am Spalteinlass hier durch das ohnehin schon groRe Druck-
verhéltnis starker ins Gewicht fallt.
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Abbildung 5.29: Strdmungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses; Vergleich zwischen zwei
Nebenrotorgehausespaltkonturen und dem Stirnspalt bei konstantem hg,,/Ls,, fr

Ilg, = 0,7 und k = 1,4 (Simulation).

Abbildung 5.30 vergleicht den Einfluss der Reynoldszahl auf die beiden Spalttypen bei konstantem
hsp/Lg,. Da fir die simulativen Verlaufe des Gehausespaltes neben einem neuen Rechennetz auch eine
iterative Bestimmung des gew(inschten Druckverhaltnisses nétig ist, wird hier auf Messwerte zuriick-
gegriffen. Wahrend sich fur den Stirnspalt das bereits diskutierte Abflachen des Verlaufes ergibt, setzt
sich der Verlauf des Gehiusespaltes im experimentell untersuchten Bereich ohne Anderung des Gradi-
enten fort, was dafur spricht, dass ein potenzieller Umschlag von laminarer zu turbulenter Strdmung die
Gehéusespaltstromung in dem untersuchten Bereich nicht beeinflusst. Flr den Stirnspalt hingegen
nimmt die Turbulenz, auch bedingt durch die Ablésung am scharfkantigen Spalteinlass, mit der Rey-
noldszahl zu, was zum Abflachen des dargestellten Verlaufes flhrt.
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Abbildung 5.30: Stromungsbeiwert flr Luft als Funktion der Reynoldszahl; Vergleich zwischen Ne-
benrotorgehdusespalt und Stirnspalt (L, = 10 mm) bei konstantem hgy,/Lg,, fur
Ilg,, = 0,7 (Experiment).

5.3.4 Ergebnisse bei bewegter Berandung
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Abbildung 5.31: Stromungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses fiir verschiedene Umfangs-
machzahlen flr hg,/Dyg = 0,0028; syr/Dyg = 7,5; Re = 20000 und x = 1,4 sowie
exemplarischer Machzahlverlauf fir Ma,, s, = 0 und Ma,, 5, = 0,173 in der Spalt-
mitte (Simulation).

Fir den Nebenrotorgehdusespalt sollen ebenfalls einige Simulationen mit Einbezug der Rotorbewegung
vorgestellt werden. Fur den Kompressorbetrieb der Schraubenmaschine sind positive Umfangsmach-
zahlen relevant, weshalb negative Umfangsmachzahlen hier nicht untersucht werden. Abbildung 5.31
zeigt den Stromungsbeiwert fur verschiedene Umfangsmachzahlen tber dem Druckverhdltnis, der un-
bewegte Verlauf ist bereits aus Abbildung 5.23 bekannt. Ahnlich wie beim Stirnspalt ergeben sich bei
positiven Umfangsmachzahlen gréRere Stromungsbeiwerte. Im Vergleich mit Abbildung 5.14 ist der
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Einfluss der bewegten Berandung jedoch deutlich reduziert, insbesondere im Bereich groferer Druck-
verhaltnisse. Dies ist darauf zurtickzufiihren, dass in dieser kombinierten Couette-Poiseuille-Stromung
die Couette-Stromung aufgrund der geringen Spaltlange in Verbindung mit den untersuchten Spalth6-
hen nur eine untergeordnete Rolle spielt, da bereits ohne bewegte Berandung groRe Strémungsbeiwerte
verzeichnet werden. Die Poiseuille-Stromung dominiert, was durch den ebenfalls dargestellten Mach-
zahl-Verlauf in Spaltmitte bei einem beispielhaften Druckverhaltnis unterstrichen wird. Zwischen dem
bewegten und unbewegten Verlauf sind kaum Unterschiede auszumachen. Dies wird auch bei Auftra-
gung Uber der Reynoldszahl mit kleinerer Spalth6he deutlich, vgl. Abbildung 5.32. Die Bewegung der
Berandung bewirkt eine nahezu konstante Verschiebung der Stromungsbeiwerte, die auch mit steigen-
der Reynoldszahl fast unverandert bleibt. Die Auswirkungen der Gehdusebewegung sind im Vergleich
zum Stirnspalt aufgrund der kurzen Spaltldénge und dem aus der Poiseuille-Strdmung resultierenden,
insgesamt groReren Stromungsbeiwert deutlich reduziert.
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5 08
= ,
(] —
2075 [Mays=0173 Ma,s, =0
(@)]
C
2 07 hs, / Dyg = 0,0014
() I, = 0,7
N 0,65

0,6

1.000 10.000 100.000

Reynoldszahl Re [-]

Abbildung 5.32: Stromungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl flir verschiedene Umfangsmach-
zahlen flr I1s,, = 0,7; hg,/Dyg = 0,0014; syg/Dyg = 7,5 und k = 1,4 (Simulation).

5.3.5 Zwischenfazit und Implementierung der Ergebnisse

Die vorgestellten Ergebnisse liefern Aufschluss tiber das Leckagepotenzial am Nebenrotorgehdusespalt.
Die Haupteinflussfaktoren werden im Folgenden fir die Nutzung im Kammermodell Gber ein Funktio-
nal angenahert. Im Vergleich zum Stirnspalt liegen die Strémungsbeiwerte aufgrund der kiirzeren Spalt-
lange und dem damit reduzierten Reibungseinfluss grundsétzlich auf einem héheren Niveau. Der abge-
rundete Einlaufbereich fuhrt dazu, dass die Strémung am Spalteintritt laminar bleibt. Die kurze Spalt-
lange sorgt dafir, dass die Turbulenz zum Grof3teil erst im hinteren Spaltbereich bzw. hinter dem Spalt
entsteht und der Einfluss der Turbulenz auf den Strémungsbeiwert gering ist. Aus diesem Grund ist die
Wabhl des Turbulenzmodells nicht entscheidend fiir die Simulation der Spaltstrémung und selbst eine
laminare Simulation ergibt bei den untersuchten Randbedingungen sinnvolle Ergebnisse. Die Simulati-
onsergebnisse kénnen durch die experimentellen Stromungsbeiwerte validiert werden.

Die Ergebnisse werden mithilfe einer Regressionsanalyse approximiert und die resultierende Formel in
die Kammermodellsimulation integriert. Ahnlich wie beim Stirnspalt stellt die wichtigste Abhangigkeit
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die Reynoldszahl dar, in deren Abhangigkeit der Stromungsbeiwert im untersuchten Kennzahlbereich
zwischen 0,04 und 0,96 variiert. Das Druckverhéltnis sowie der Isentropenexponent hingegen sind fur
den Stromungsbeiwert in dem untersuchten Kennzahlbereich nur von untergeordneter Bedeutung und
werden daher in der Approximation der Stromungsbeiwerte nicht berticksichtigt. Eine Variation des
syr/Dyr-Verhaltnisses filhrt primar zu einer Anderung der Lénge konstanter Spalthche sowie zu ge-
ringfligigen Anderungen der Radien am Spalteinlass und -auslass. Die Untersuchungen zeigen, dass sich
das vom Stirnspalt bekannte Spalthohe-Lange-Verhaltnis hg,/Ls, besser als Kennzahl eignet als das
Snr/Dyg- und das hgp,/Dyg-Verhaltnis, weshalb das hg,/Lg,-Verhaltnis in die Regressionsanalyse ein-
flieRt. Fir Simulationen mit aufgepragter Berandungsbewegung ergibt sich im Vergleich zum Stirnspalt
ein reduzierter Einfluss der Umfangsmachzahl. Dies ist unter anderem auf die bereits flr den unbeweg-
ten Fall deutlich groReren Stromungsbeiwerte zuriickzufuhren. Aufgrund der geringen Anzahl an Simu-
lationspunkten und dem geringen Einfluss auf den Spaltmassenstrom wird die Berandungsbewegung in
der Approximation nicht ber(icksichtigt.

0.1
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Abbildung 5.33: Lg,/Dyg-Verhaltnis als Funktion des Dyg/syg-Verhaltnisses zur Bestimmung der
Spaltlange Lg,.

Damit flieRen in die Regressionsanalyse als physikalische Kennzahl lediglich die Reynoldszahl und als
geometrische Kennzahl das hgy,/Lg,-Verhaltnis ein. Wie in Abbildung 5.33 dargestellt ist, kann die
Lange konstanter Spalthéhe Lg, bei gegebener Rotorsteigung und gegebenem Durchmesser hinreichend
genau interpoliert werden. Durch Auftragung tiber dem Kehrwert des sy r/Dyr-Verhéltnisses ergibt sich
ein nahezu linearer Verlauf, der sich gut fir die lineare Interpolation eignet. Das Ergebnis sowie die
Grenzen der Regressionsanalyse sind Gl. 5.16 und die zugehorigen Parameter und Koeffizienten Ta-
belle 5.8 zu entnehmen.

4
aNR’Reg = _0,5236 + Z 61 " Si
i=1
Gl.5.16

h
0,0034 <7< 0,071und 100 < Re = ayg eg - Reen < 10°
Sp

Die Funktion beruht auf 1475 Simulationspunkten, von denen 95 % durch die Formel mit einer absolu-
ten Abweichung von Aa < 0,05 reproduziert werden kdnnen, vgl. Abbildung 5.34. Die relative Abwei-
chung zwischen simuliertem und tber GI. 5.16 berechnetem Strémungsbeiwert nimmt mit sinkender
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Reynoldszahl zu. Der Einfluss der Spaltmassenstrome in diesem Bereich ist jedoch aufgrund der gerin-
gen absoluten Werte des Spaltmassenstroms gering.

Tabelle 5.8: Parameter 6; und Koeffizienten ¢; flr die naherungsweise Bestimmung des Stro-

mungsbeiwertes nach Gl. 5.16.

1 2 3 4
8i | (hspllLsp)”™ | (hsplLsp)" |10g(Reey) - hplLs, ftanhyp(1,6 - (Iog(Rerr)-3,5))
g 3,8954 2,0754 -0,8402 0,2614

1,2 - 1,3
— 1 1 =
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Abbildung 5.34: Auftragung aller simulierten Strémungsbeiwerte ohne Berandungsbewegung fur
Re > 100 sowie Stromungsbeiwert nach Gl. 5.16 und relative Abweichung als
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Abbildung 5.35: Strémungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl flir verschiedene hg,/Dyg-Ver-
héltnisse fur Ilg, = 0,7; sygr/Dyg = 7,5 und k = 1,4 (Vergleich Simulation und

Gl. 5.16).
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Fir die aus Abbildung 5.26 bekannten Simulationsergebnisse fur syg/Dyg = 7,5 zeigt Abbildung 5.35
den Vergleich mit den aus der Regression resultierenden Stromungsbeiwerten tiber der gesamten Breite
der in GI. 5.16 giiltigen Reynoldszahl. Die Abbildung unterstreicht die hohe Ubereinstimmung der Stro-
mungsbeiwerte und zeigt, dass auch in den Bereichen, in denen keine Simulationswerte verfigbar sind,
sinnvolle Strdmungsbeiwerte Uber die Regressionsgleichung bestimmt werden.

5.4 Hauptrotorgehausespalt

Als dritter Spalttyp wird der Hauptrotorgehdusespalt untersucht. Die Simulationsergebnisse eines s/D-
Verhaltnisses sind bereits von Utri et al. [Utrl8c] verdffentlicht und werden hier mithilfe der experi-
mentell bestimmten Stromungsbeiwerte validiert und um weitere Ergebnisse erganzt.

Abbildung 5.36: Beispielhaftes Rechennetz (hg, = 0,1 mm; s/D = 1,67) [Utr18c].
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Abbildung 5.37: Experimentell untersuchte Hauptrotorgehausespaltkonturen.
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Eines der zur Simulation genutzten Netze ist in Abbildung 5.36 dargestellt. Wie bei den anderen Spalten
wird auch hier mithilfe einer Richardson-Extrapolation sichergestellt, dass die simulativ bestimmten
Strémungsbeiwerte nahezu netzunabhéangig sind. Abbildung 5.37 zeigt die drei mittels Erodieren er-
zeugten Spaltkonturen zur experimentellen Untersuchung. Der Ergebnisteil ist analog zum Nebenrotor-
gehdusespalt gegliedert.

5.4.1 Vergleich verschiedener Turbulenzmodelle und Experiment

Ein Vergleich zwischen laminarer Simulation, verschiedenen Turbulenzmodellen und experimentellen
Werten ist in Abbildung 5.38 dargestellt. Ahnlich wie fir den Nebenrotorgehéusespalt sind fiir die si-
mulativen Verldufe keine relevanten Unterschiede festzustellen. Auch hier entsteht die Turbulenz erst
nach Passieren des engsten Querschnittes, wodurch kein relevanter Einfluss auf den Strémungsbeiwert
festzustellen ist. Die experimentellen Messungen zeigen sowohl quantitativ als auch vom qualitativen
Verlauf eine hohe Ubereinstimmung. Fir die im Folgenden gezeigten Ergebnisse wird das SST-Modell
verwendet.

1 T Hsp = 0,7
hg, / D = 0,0014
0,95 -
S T N -
2 —sSsST
(]
5 085 1 —y-6-SST|| (5 _ | ¢7
(@] . _ )
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g 0,8 -
2 , ,
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0,7 1 .
1.000 10.000 100.000
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Abbildung 5.38: Stromungsbeiwert fur Luft als Funktion der Reynoldszahl, Vergleich zwischen Ex-
periment und Simulation mit verschiedenen Turbulenzmodellen fir I1g, = 0,7;

hs,/D = 0,0014 und s/D = 1,67.

5.4.2 Ergebnisse bei unbewegter Berandung

Abbildung 5.39 zeigt den Strémungsbeiwert in Abhangigkeit vom Druckverhéltnis fiir verschiedene
hs,/D-Verhaltnisse und zwei verschiedene Reynoldszahlen. Ahnlich wie beim Nebenrotor zeigt sich
ein geringer Einfluss des Druckverhdltnisses, der jedoch bei geringen Reynoldszahlen wie bereits bei
den anderen beiden Spalttypen groRer ausfallt. Der Einfluss des hg,/D-Verhaltnisses kann bei Betrach-
tung der Verlaufe fir Re = 20000 als vernachlassigbar bezeichnet werden. Eine Auswertung der Stro-
mungsbilder zeigt, dass die Stromung fr I1g, > 0,4 direkt an der Kante im engsten Querschnitt ablost,
wéhrend der Ablésepunkt im Uberkritischen Bereich leicht in Richtung ND-Seite verlagert ist [Utr18c].
Die daraus resultierende Diffusor-Wirkung erklart die leicht erhdhten Strdmungsbeiwerte im Gberkriti-
schen Bereich. Die Verldufe der Messungen stutzen den simulativen Verlauf.
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Abbildung 5.39: Stromungsbeiwert fur Luft als Funktion des Druckverhaltnisses fir verschiedene
hs,/D-Verhaltnisse und zwei Reynoldszahlen fir s/D = 1,67 (Vergleich Simulation

und Experiment).

Abbildung 5.40 zeigt den Druckverlauf im Spalt fur zwei verschiedene Druckverhaltnisse. Es féllt auf,
dass der Druck nur wenige Millimeter vor und hinter dem engsten Querschnitt vom Hoch- bzw. Nieder-
druck abweicht. Trotz der Diffusor-Geometrie hinter dem engsten Querschnitt findet fur Ilg, ~ 0,6 im
Gegensatz zum Nebenrotor (vgl. Abbildung 5.24) keine Expansion unter den Gegendruck statt, es
kommt direkt an der Austrittskante zur Stromungsablosung. Fir Ilg, = 0,25 findet hingegen hinter dem
engsten Querschnitt eine leichte Expansion unter den Niederdruck statt. Die Stromung 16st kurz hinter
dem scharfkantigen engsten Querschnitt ab. Der Einfluss auf den Massenstrom ist in dem hier betrach-
teten Gberkritischen Bereich jedoch gering, da die Strémung verblockt ist und eine weitere Absenkung
des Niederdruckes den Druckverlauf bis in den engsten Querschnitt hinein nicht wesentlich verandert.
Unmittelbar hinter dem engsten Querschnitt erreicht die Stromung tber VerdichtungsstofRe die Nieder-
druckbedingungen.

Abbildung 5.41 zeigt den Stromungsbeiwert Uber der Reynoldszahl im Vergleich zwischen Simulation
und Experiment. Im Gegensatz zum Nebenrotorgehdusespalt sind die Auswirkungen einer Variation des
hsp/D-Verhdltnisses gering. Im Vergleich mit den anderen Spalttypen befindet sich der Stromungsbei-
wert auf einem hoéheren Niveau, was dafilir spricht, dass der Einfluss der Reibung durch die auf einen
Strémungsquerschnitt beschrankte minimale Spalthéhe deutlich reduziert ist. Die simulativen Verlaufe
kénnen mithilfe des Experiments mit hoher Genauigkeit reproduziert werden, die simulierten Punkte
liegen innerhalb der Messunsicherheiten. Abbildung 5.42 zeigt den Stromungsbeiwert fir ein kleineres
s/D-Verhaltnis tber der Reynoldszahl fiir die in Tabelle 5.2 beschriebenen Fluide und verschiedene
hs,/D-Verhaltnisse. Wie bereits bei den anderen Spalttypen resultieren fir kleinere Isentropenexponen-
ten geringflgig groRere Stromungsbeiwerte. Wie fur den Stirnspalt ausfuhrlich beschrieben, ergeben
sich fiir kleinere Isentropenexponenten geringere Abweichungen zwischen dem isentrop bestimmten
und dem simulierten Zustand, wodurch der Strdmungsbeiwert steigt. Verglichen mit der Reynoldszahl
sind hg,/D-Verhaltnis und Isentropenexponent nur von untergeordneter Bedeutung. Im Vergleich zum
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groReren s/D-Verhéltnis aus Abbildung 5.41 fallt auf, dass die Stromungsbeiwerte bei sonst identischen
Bedingungen groRer ausfallen, was im Folgenden néher untersucht wird.
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Abbildung 5.40: Druckverlauf im Spalt an der Gehausewand fur Luft fir verschiedene Druckver-
héltnisse fur Re = 20000; hg,/D = 0,0028 und s/D = 1,67 (Vergleich Simulation

und Experiment).
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Abbildung 5.41: Strémungsbeiwert fir Luft als Funktion der Reynoldszahl fur verschiedene hg,/D-
Verhaltnisse fur IIs, = 0,7 und s/D = 1,67 (Vergleich Simulation und Experiment).

Wie in Abbildung 4.7 dargestellt, beeinflusst das s/D-Verhaltnis maf3geblich die Geometrie des Stro-
mungskanals. Wéhrend ein kleines Verhaltnis zu einer Geometrie mit geringer Spaltlange fihrt, die
einer Blende dhnelt, nimmt die Lange der Spaltkontur mit steigendem Verhaltnis immer weiter zu.
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Gleichzeitig wird die Querschnittsdnderung im Spalt moderater. Die Auswirkungen einer Variation von
s/D-Verhéltnis auf den Verlauf des Stromungsbeiwertes tiber der Reynoldszahl sind in Abbildung 5.43
dargestellt. Die Verldufe gehen nur zuféllig in die eines anderen s/D-Verhéltnisses bei gleichzeitig an-
derem hg,/D-Verhaltnis Uber. Je groer die Lange des Spaltkanals in Stromungsrichtung, desto niedri-
ger ist der Stromungsbeiwert, was ma3geblich auf die Wandreibung im Spalt zurtickzufthren ist. Wéh-
rend diese Unterschiede bei groRen Reynoldszahlen vernachléssigbar sind, kénnen die Abweichungen
im unteren Reynoldszahlbereich zweistellige Prozentwerte annehmen und sollten daher bercksichtigt

werden.
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Abbildung 5.42: Strémungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl fiir verschiedene hg,/D-Verhalt-
nisse und Isentropenexponenten fiir ITs, =~ 0,7 und s/D = 1 (Simulation).
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Abbildung 5.43: Strémungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl flr verschiedene s/D- und hg,/D-
Verhaltnisse fir IIs, =~ 0,7 und k = 1,4 (Simulation).
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5.4.3 Ergebnisse bei bewegter Berandung
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Abbildung 5.44: Strémungsbeiwert als Funktion des Druckverhaltnisses fur verschiedene Umfangs-
machzahlen fir Re = 20000; hg,/D = 0,0028; s/D = 1,67 und k = 1,4 (Simula-
tion) [Utr18c].
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Abbildung 5.45: Stromungsbeiwert als Funktion der Reynoldszahl fiir verschiedene Umfangsmach-
zahlen flr zwei hg,/D-Verhaltnisse fur Ilg, = 0,7, s/D = 1,67 und = 1,4, Mach-
zahlverlaufe fur Ma,, 5, = 0und Ma,, 5, = 0,173 bei Re = 327 und Re = 9801 im

en

gsten Querschnitt (Simulation) [Utr18c].

Wie schon bei dem Nebenrotorgehdusespalt sind fliir den Kompressorbetrieb positive Umfangsmach-
zahlen relevant, die im Folgenden exemplarisch untersucht werden. Abbildung 5.44 zeigt den Einfluss
der bewegten Berandung bei einer Variation des Druckverhéltnisses. Im Vergleich mit den anderen bei-
den Spalttypen ist der Einfluss am Hauptrotorgehausespalt am geringsten, was auf die insgesamt geringe
Reibung zurlckzufihren ist, wodurch die Poiseuille-Stromung dominiert. Im Gberkritischen Druckbe-
reich resultiert die Gehausebewegung bei der gréfiten Umfangsmachzahl nur in eine VergroRerung des
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Strémungsbeiwertes von einem Prozent, selbst bei Mg, = 0,95 und der damit deutlich reduzierten Poi-

seuille-Stromung sind es lediglich zehn Prozent Unterschied zum unbewegten Verlauf. Die Couette-
Strémung ist insgesamt nur von untergeordneter Relevanz.

Die Auswirkung der bewegten Berandung bei Variation der Reynoldszahl ist in Abbildung 5.45 darge-
stellt. Der Einfluss der Umfangsmachzahl ist bereits bei geringen Reynoldszahlen im Bereich weniger
Prozent und nimmt erwartungsgemaf mit steigender Reynoldszahl weiter ab, was durch die dargestell-
ten Geschwindigkeitsprofile im engsten Querschnitt belegt wird. Wéhrend bei der geringen Reynolds-
zahl noch ein deutlicher Unterschied zwischen dem bewegten und unbewegten Verlauf zu erkennen ist,
sind die Profile der gréReren Reynoldszahl nahezu identisch. Der Einfluss der bewegten Berandung ist
daher allenfalls im Bereich niedriger Reynoldszahlen und grof3er Druckverhéltnisse relevant.

5.4.4 Zwischenfazit und Implementierung der Ergebnisse

Der hier untersuchte Hauptrotorgehdusespalt liefert die gréfiten Stromungsbeiwerte der in dieser Arbeit
untersuchten Spalttypen. Grund dafur ist, dass die minimale Spalthéhe in nur einem Querschnitt vor-
liegt, wodurch ein vergleichsweise geringer Einfluss der Wandreibung resultiert. Dies fiihrt auch dazu,
dass der Spaltdurchfluss, ahnlich wie beim Nebenrotorgehdusespalt, kaum von dem verwendeten Tur-
bulenzmodell beeinflusst wird, da die Turbulenz erst hinter dem engsten Spaltquerschnitt entsteht. Auch
eine Verkippung der Spaltkontur im Experiment, die bei den anderen beiden Spalttypen zu einer groben
Verfélschung des untersuchten Strémungskanals fiihrt, da der engste Strémungsquerschnitt dadurch nur
noch in einem Querschnitt vorkommt, wirde bei dem Hauptrotorgehdusespalt nur untergeordneten Ein-
fluss auf den Stromungsbeiwert besitzen. Als Resultat ergibt sich fir den Hauptrotorgehdusespalt die
gréRte Ubereinstimmung zwischen Simulation und Experiment. Ein weiterer Effekt ist, dass der Einfluss
von hg,/D-Verhaltnis und Isentropenexponent deutlich reduziert ist und der Stromungsbeiwert nahezu
ganzlich von der Reynoldszahl bestimmt wird. Fur bewegte Berandungen ergeben sich nur geringe Aus-
wirkungen auf den Stromungsbeiwert, da die druckgetriebene Poiseuille-Stromung insbesondere bei
groéReren Reynoldszahlen dominiert.

Analog zu den beiden anderen Spalten werden die Strdmungsbeiwerte des Hauptrotorgehdusespaltes
tiber eine per Regressionsanalyse bestimmte Funktion angenéhert, Gl. 5.17 und Tabelle 5.9. Auf die
Kennzahlen Isentropenexponent, hg,/D-Verhdltnis und Umfangsmachzahl wird in der Funktion auf-
grund der untergeordneten Einflussnahme verzichtet. Uber 96 % der 1546 Simulationspunkte kénnen
tber die Funktion mit einer prozentualen Abweichung von unter funf Prozent angendhert werden, vgl.
Abbildung 5.46. Im Gegensatz zum Nebenrotor ergibt sich beim Hauptrotorgehausespalt auch bei nied-
rigen Reynoldszahlen eine hohe Ubereinstimmung zwischen dem Wert der Regressionsanalyse und dem
simulierten Wert. Dies macht deutlich, dass das s/D-Verhéltnis und die Reynoldszahl als Haupteinfluss-
faktoren zur Abbildung des Stromungsbeiwertes ausreichen.

4
aHR’Reg = _54,0231 + Z 6i " &
i=1 Gl.5.17

1 < S/D < 5und 200 < Re = a’HR,Reg 'Reth < 105
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Tabelle 5.9: Parameter §; und Koeffizienten ¢; fir die ndherungsweise Bestimmung des Stro-
mungsbeiwertes nach GlI. 5.17.

1 2 3 4
5; |arctan(log(Resy))| arctan(log(Regp))*® sID s/D- arctan(Re,y,)
& -38,4285 91,9851 -46,0300 29,3001
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Abbildung 5.46: Auftragung aller simulierten Stromungsbeiwerte ohne Berandungsbewegung fur
Re > 100 sowie Stromungsbeiwert nach Gl. 5.17 und relative Abweichung als
Funktion der Reynoldszahl.
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6 Grundlagen der thermodynamischen Optimierung

Die in den letzten Abschnitten ermittelten Stromungsbeiwerte werden in die Simulation der Schrauben-
kompressoren implementiert. Im folgenden Abschnitt werden zunéchst die untersuchten Rotorgeomet-
rien vorgestellt. Anschlieend werden das hier verwendete Simulationsprinzip der Kammermodellsi-
mulation sowie die fir die Optimierung der Schraubenkompressoren nétige geometrische Analyse des
Schraubenrotorpaares zur automatisierten Berechnung von Mehrkammermodellen erldutert. Zur Verall-
gemeinerung der Ergebnisse und zur Vereinfachung der Auswertung werden aufierdem dimensionslose
Kennzahlen zur Beschreibung der spezifischen Innenarbeit eines trockenlaufenden Schraubenkompres-
sors bestimmt, die bei der Vorstellung der Ergebnisse in Abschnitt 7 verwendet werden.

6.1 Untersuchte Rotorgeometrien

In Abscnitt 2.7 werden zwei Méglichkeiten zur Realisierung nicht-konstanter Rotorsteigung anhand von
Patenten vorgestellt. Das erste Konzept realisiert eine kontinuierliche Anderung der Rotorsteigung, wah-
rend das zweite Konzept aus zweigeteilten Rotoren besteht, deren Segmente unterschiedliche Langen
und Rotorsteigungen aufweisen. Diese beiden Konzepte sind in Abbildung 6.1 dargestellt, wobei die
kontinuierliche Anderung der Rotorsteigung hier tiber vier Segmente mit jeweils konstanter Rotorstei-
gung angenahert ist. Die beiden Rotorpaare weisen jeweils dieselbe Rotorlédnge L und Verwindung zwi-
schen den beiden Stirnseiten der Rotoren, die im Folgenden als Gesamtumschlingung ¢, bezeichnet

wird, auf.

Abbildung 6.1: Untersuchte Konzepte nicht-konstanter Rotorsteigung, links: angendherte ,, kontinu-
ierlich” verénderliche Rotorsteigung, realisiert durch mehrere Segmente identi-
scher Linge (,, Multiple-Lead ), rechts: zwei Abschnitte unterschiedlicher Rotor-
steigung und Lénge (,, Dual-Lead ).

Im Rahmen dieser Arbeit wird die kontinuierliche Anderung der Rotorsteigung mithilfe von n Segmen-
ten konstanter Rotorsteigung angendahert (Abbildung 6.1 links), was im Folgenden in Anlehnung an
[Utr18d] als ,,Multiple-Lead* bezeichnet wird. Wie in der Abbildung zu sehen ist, ergibt sich bereits fiir
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n = 4 Segmente ein nahezu kontinuierliches Bild der Steigungsanderung. Uber eine weitere VergroRe-
rung der Segmentzahl kann dieses Bild weiter verfeinert werden, wodurch gleichzeitig die Zahl freier
Optimierungsparameter und damit der Optimierungsaufwand steigt. Die Segmentlédngen sind identisch,

sodass fur die einzelnen Segmente AL = % gilt. Fir die Umschlingungen der Segmente gilt auRerdem:

n
Pges = Z Vi Gl.6.1
i=1

Aufgrund dieser einfachen Beziehung, und weil die Gesamtumschlingung der entscheidende Parameter
flir das Kammervolumen und die Vergleichbarkeit der Maschinen ist, wird im Folgenden die Umschlin-
gung der Segmente statt der Rotorsteigung diskutiert.

Die in Abbildung 6.1 rechts dargestellte Rotorkonfiguration besitzt lediglich ein HD- und ein ND-Seg-
ment unterschiedlicher Rotorsteigung, die jedoch im Gegensatz zur ,,Multiple-Lead* unterschiedliche
Segmentlangen aufweisen. Analog zu [Utr18d] wird diese Konfiguration als ,,Dual-Lead* bezeichnet
und es gilt:

L = LHD + LND
Gl. 6.2
Pges = Pup T Pnp

Aufgrund dieser Beziehungen sind bei gegebener Rotorlange L und der Umschlingungen ¢, ¢ p und
@np die Langen Ly und Ly p festgelegt.

6.2 Simulationsprogramm KaSim

Die Charakteristika der Kammermodellsimulation sind bereits in Abschnitt 2.5 beschrieben. Das im
Rahmen dieser Arbeit zur Simulation der Schraubenkompressoren genutzte Programm KaSim (Kam-
mermodell Simulation) ist am Fachgebiet Fluidtechnik (bis 2006 Fachgebiet Fluidenergiemaschinen)
der TU Dortmund zur Mehrkammersimulation von Verdrangermaschinen entwickelt worden. Das Pro-
gramm basiert auf der Full- und Entleermethode und ist in der objektorientierten Programmiersprache
C++ umgesetzt. Aufgrund seines modularen Aufbaus ist eine einfache Erweiterung des Programms
moglich, sodass KaSim zur thermodynamischen Simulation von Verdichtern bzw. Ladern [Jan07], Ex-
pandern [Hit16] und Vakuumpumpen [Nad17] genutzt werden kann. KaSim eignet sich dabei neben
der Bestimmung der thermodynamischen Zustdnde in den Kammern auch zu der Simulation von
Wérmetibergédngen [Roh05], dem mechanischen Bauteilverhalten sowie der Simulation vom stationaren
und instationdren Maschinenverhalten [TemOQ7]. Darlber hinaus wird derzeit vermehrt an der Simula-
tion von mehrphasigen Arbeitsfluiden gearbeitet [Vas16].

Das Programm beruht auf der Massen- und Energieerhaltung und der Annahme eines homogenen Flu-
idzustandes innerhalb der Arbeitskammern. Das Arbeitsspiel der hier untersuchten Kompressoren wird
auf Grundlage eines expliziten Zeitschrittverfahrens berechnet und die Simulation wiederholt, bis ein
benutzerdefiniertes Konvergenzkriterium erreicht und damit ein stationdrer Zustand bestimmt ist. De-
taillierte Informationen zum Ablauf der Simulation kénnen [Jan07] und [Nad17] entnommen werden.
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Bei der mit KaSim durchgefuihrten Mehrkammersimulation werden alle Kammern der Maschine gleich-
zeitig betrachtet. Dabei geniigt die Betrachtung des Drehwinkelbereichs eines Zahnteilungswinkels
(360° / z), da sich anschlielend der geometrisch identische Zustand der Maschine wieder einstellt. Fur
die Erzeugung eines Kammermodells ist eine Analyse der geometrischen Eigenschaften der Maschine
notig. Diese Eigenschaften kénnen grundsatzlich in Kapazitdten und Verbindungen unterteilt werden.
Die im Rahmen dieser Arbeit genutzten Fluidkapazitdten speichern die Masse des Arbeitsfluids und
reprasentieren die Kammern. Verbindungen repréasentieren die Spalte und Ladungswechselflachen und
setzen damit die Kapazitéten in Interaktion, kdnnen selber jedoch weder Fluidmasse noch Energie spei-
chern. Die ausgetauschten Massenstrome werden nach Gl. 2.8 bestimmt und mit einem Strémungsbei-
wert a verrechnet. Im Rahmen dieser Arbeit wird die Bestimmung der Spaltmassenstrome verbessert
und der Stromungsbeiwert fir Stirn- und Gehé&usespaltverbindungen auf Grundlage dimensionsloser
Kennzahlen bestimmt. Dazu werden die in Abschnitt 5 vorgestellten Approximationen fiur die Stro-
mungsbeiwerte sowie die Bestimmung der dort verwendeten dimensionslosen Kennzahlen in KaSim
implementiert.

6.3 Automatisierte Kammermodellerstellung

Fir die Erstellung der Mehrkammermodelle miissen zunéchst die geometrischen Eigenschaften der Ma-
schine (Volumenkurven, Spalte- sowie Ladungswechselflachen) anhand der vorgegebenen Geometrie-
parameter (Rotorprofil, Umschlingungswinkel, Rotordurchmesser und —lange, inneres Volumenverhalt-
nis) bestimmt werden. AnschlieBend kénnen die ermittelten Verldufe in ein Kammermodell Gberfuhrt
werden, das die Geometrie der Maschine als Funktion des Hauptrotordrehwinkels beschreibt. Die vor-
gestellten Zusammenhénge sind in dem Programm ,,ChamberModelBuilder” in der Programmierspra-
che C++ umgesetzt.

6.3.1 Voriberlegungen und Einschrankungen der Modellsynthese

Die Erzeugung von Kammermodellen ist aufgrund der komplexen Geometrie der Rotationsverdranger
und der damit verbundenen Vielzahl von Kammern eine anspruchsvolle Aufgabe, die fur das Erreichen
einer maximalen Abbildungsglite eine dreidimensionale Analyse des betrachteten Rotorpaares erfordert.
Eine Methode zur automatisierten Kammermodellerstellung wird von Nadler [Nad17] vorgestellt und
in das Programm KaSim-Pre implementiert. Das Programm analysiert eine benutzerdefinierte Anzahl
von Rotorstellungen und Stirnschnitten entlang der Rotorachse und ermdglicht damit die Identifikation
und Quantifizierung von Kammern sowie Spalt- und Ladungswechselflachen. Die Spalthdhen werden
in einer dreidimensionalen Analyse ermittelt. Die sich wiederholende Stirnschnittanalyse, sowohl fur
jede geometrische Rotorpaarkonfiguration als auch fir jede Stellung des Rotorpaares, ist jedoch sehr
rechen- und damit zeitintensiv und daher fur eine Optimierungsrechnung ungeeignet. Aus diesem Grund
wird im Folgenden ein Ansatz zur Kammermodellgenerierung vorgestellt, der die wiederholt auftreten-
den Stirnschnitte von Schraubenmaschinen mit konstantem Rotorprofil berlcksichtigt. Die Analyse der
Maschine kann damit weitgehend auf den zweidimensionalen Stirnschnitt beschrankt werden.

Zur Erzeugung der Kammermodelle werden zunéchst die Geometrie einer beispielhaften Referenzma-
schine ausfihrlich analysiert und die Verlaufe der Kammerquerschnitte und zugehdriger Spaltpunkte
bestimmt. Die Ergebnisse kdnnen anschliefend zu Kammermodellen mit anderen Rotorsteigungen re-
kombiniert werden. Das VVorgehen wird im Folgenden detailliert beschrieben.



110 6.3 Automatisierte Kammermodellerstellung

Abbildung 6.2 verdeutlicht die Periodizitat der Maschinengeometrie am Beispiel des Profileingriffs-
spaltes (PE-Spalt). Der PE-Spalt ist eine entscheidende Grél3e fur die Kammermodellerstellung, da er
die Kammern im Eingriffsbereich der Rotoren voneinander abgrenzt. Sind die Profileingriffsspaltpunkte
eines Rotorpaares fir eine beliebige Rotorsteigung bekannt, so kann der Verlauf flr eine andere Rotor-
steigung — was auch nicht-konstante Rotorsteigung einschlief3t — mittels Streckung bzw. Stauchung des
bekannten Verlaufes in sehr guter Naherung bestimmt werden®. Analog lassen sich die Verlaufe von
Gehduse- und Stirnspalten sowie der Kammerguerschnittsflachen auf andere Maschinenkonfigurationen
tibertragen. Sobald diese fir eine Rotorldnge bekannt sind, die einer Verwindung des Hauptrotors um
mindestens einen Zahnteilungswinkel entspricht, ist daher eine erneute Stirnschnittanalyse zur Ermitt-
lung dieser geometrischen Eigenschaften nicht nétig. Dies setzt jedoch ein tber der Rotorléange konstan-
tes Rotorprofil voraus und schlieRt damit Anderungen des Rotorprofils entlang der Rotorachse (wie
beispielsweise bei konischen Rotoren oder thermischer Deformation), wie sie tiber den Ansatz von Nad-
ler [Nad17] berechnet werden kénnen, aus. AuRerdem wird davon ausgegangen, dass eine Anderung
der Rotorsteigung bei endlicher Profileingriffsspalthéhe den Verlauf des Profileingriffsspaltes nur ge-
ringfligig verandert und damit vernachlassigbar ist. Des Weiteren wird angenommen, dass die berech-
neten Volumenverlaufe auch bei geringen Anderungen der Spalthohe weiterhin Giiltigkeit besitzen.
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Abbildung 6.2: y-Koordinate des Profileingriffsspaltes fiir verschiedene Rotorsteigungen flr
D =72 mm.

Die Geometrieanalyse wird im Folgenden anhand des asymmetrischen SRM-Profils mit der haufig ge-
nutzten Kombination von vier Haupt- und sechs Nebenrotorzédhnen erldutert, fir das auch in den Ab-
schnitten 5.3 und 5.4 der Stromungsbeiwert fur die Gehdusespalte ermittelt wird. Die Informationen zur
Erzeugung des hier verwendeten spielfreien Profils sind in Abschnitt 4.2.2 gegeben. Fir dieses Profil
wird anschlieBend ein PE-Spalt mit einer Hohe von 0,1 mm erzeugt, indem der Nebenrotor flachennor-
mal verkleinert wird. Die in Abschnitt 7 vorgestellten Ergebnisse werden dimensionslos dargestellt, die

8 Fir ein spielfreies Rotorpaar ist eine exakte Bestimmung der Profileingriffslinie moglich.
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im Folgenden aufgestellten Beziehungen werden zur besseren Ubersichtlichkeit dimensionsbehaftet fiir
einen HR-Durchmesser von D = 72 mm erldutert. Die vorgestellten Beziehungen sind jedoch unabhén-
gig von den absoluten Abmessungen und dem verwendeten Rotorprofil.

6.3.2 Geometrieanalyse des Rotorprofils

Zur Erzeugung der Kammermodelle ist eine geometrische Analyse des untersuchten Rotorprofils nétig,
die als Grundlage fiir die zu rekombinierenden Modelle dient. Der zweidimensionale Querschnitt durch
die x-y-Ebene einer Kammer ist stets von Profileingriffs- und/ oder Gehausespaltpunkten berandet, so-
dass diese Punkte fir die Erzeugung von Schopfflachen (Querschnittsflichen der Kammern) und damit
Volumenkurven sowie Spaltverlaufen bekannt sein mussen. Zur automatisierten Ermittlung des Profil-
eingriffsspaltverlaufes sind in der Literatur zwei- (beispielsweise [Rau93]) und dreidimensionale Ver-
fahren (beispielsweise [Ricl1a]) beschrieben. Der Verlauf wird mithilfe des Programmes KaSim-Pre
erzeugt und im Folgenden als bekannt vorausgesetzt.

Abbildung 6.3 zeigt ein beispielhaftes Referenzrotorpaar mit dem zugehérigen PE-Spaltverlauf sowie
die in beispielhaften Stirnschnitten vorliegenden Kammerkonturen der betrachteten, rot markierten
Kammer, die sich von ihrer geometrischen Lage her bereits in der Kompressions- bzw. Ausschiebephase
befindet. Grundsétzlich sind je nach Rotorstellung pro Rotorstirnschnitt ein bis drei PE-Spaltpunkte
moglich, was im Folgenden néher erldutert wird. Die mit Schnitt 1 in Abbildung 6.3 markierte Kammer
ist von zwei PE-Spaltpunkten berandet. Der untere Punkt verbindet diese Kammer mit einer Kammer
auf der Maschinenunterseite. Der obere Punkt verbindet die Kammer mit einer weiteren Kammer, die
von einem weiteren PE-Spaltpunkt berandet ist, wodurch sich in Summe drei Punkte in diesem Rotor-
stirnschnitt ergeben. Liegt in einem Rotorstirnschnitt lediglich eine Kammer in der Verschneidungslinse
der Rotorkopfkreise vor, die von PE-Spaltpunkten berandet ist, ergibt sich der Grenzfall von zwei PE-
Spaltpunkten (vgl. Schnitt 2). Bei Betrachtung der Schnitte 3 und 4 sind die nachlaufenden Rotorflanken
(Bezug ist die Arbeitskammer, vgl. Abbildung 0.2) noch nicht tiber die Geh&useverschneidungskante
gedreht. Es existiert nur ein PE-Spaltpunkt im gesamten Rotorstirnschnitt, der die betrachtete Kammer
von einer Kammer auf der Maschinenunterseite trennt. Die Kammer ist auRerdem durch die Gehduse-
spaltpunkte berandet. In Schnitt 5 sind durch den Zahneingriff auf der Unterseite der Maschine wieder
zwei PE-Spaltpunkte im Rotorstirnschnitt vorhanden. Sind beide Rotorflanken noch nicht tber die Ge-
hauseverschneidungskante gedreht, so liegen die markierten Kammerquerschnitte getrennt auf der
Haupt- und Nebenrotorseite vor und sind nur noch von Gehéusespaltpunkten begrenzt (vgl. Schnitt 6
und 7). Analog — in umgekehrter Reihenfolge — ist der Ablauf auf der Unterseite der Maschine, wenn
sich die Rotorflanken wieder im Zahneingriff befinden (nicht dargestellt).

Das Rotorprofil wird mithilfe eines Algorithmus in Drehwinkelschritten von Ay (hier Ay = 1°) analy-
siert. Die sich dabei ergebenden Konturen der Kammer, die Flachen dieser Konturen sowie die Koordi-
naten der zugehorigen PE- und Gehdusespaltpunkte werden vom Erscheinen bis zum Verschwinden der
Kammer in einer Datei gesichert und stehen dem Programm anschlieBend zur Berechnung der Kammer-
volumina und Spaltverldufe zur Verfigung. Auf diese Weise entsteht ein Katalog mit Stirnschnitten, die
anschlielRend anhand der geforderten Maschinenkonfiguration rekombiniert werden missen, um die Vo-
lumenkurve und die Spaltverlaufe in Abhangigkeit des Hauptrotordrehwinkels zu bestimmen.
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Abbildung 6.3: Hochdruckseitige Ansicht des Rotorpaares und zugehériger Verlauf der y-Koordi-
nate des Profileingriffsspaltes sowie exemplarische Kammerguerschnitte.
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Bei der Rekombination wird bei jedem Drehwinkelschritt Ay ein neuer Stirnschnitt aus dem angefer-
tigten Katalog hinzugefiigt. Die z-Koordinate, an der dieser Stirnschnitt hinzugefiigt wird, ist dabei ein-
zig von der Rotorsteigung abhangig. Damit ergeben sich fir unterschiedliche Rotorsteigungen unter-
schiedliche Extrusionen in z-Richtung und dadurch verschiedene Volumenkurven und Spaltverlaufe.

Durch das vorgestellte Vorgehen muss die fehleranfallige und rechenintensive Bestimmung der PE-
Spaltpunkte und Kammerquerschnitte nur einmalig geschehen. Die folgenden Teilabschnitte beschrei-
ben, wie die geometrischen Eigenschaften der Schraubenkompressoren im Detail bestimmt werden. Die
dabei erzielten Ergebnisse zeigen eine gute Ubereinstimmung mit dem Programm KaSim-Pre. Dariiber
hinaus ist eine Triangulierung der Rotoroberflachen zur Bestimmung mechanischer Kapazitaten in das
Programm implementiert, wodurch sich unter anderem die drehwinkelabhéngigen Drehmomente der
Rotoren bestimmen lassen. Damit I&sst sich die aus GI. 2.3 bekannte Innenleistung P; des Kompressors
parallel Gber die Druckkréfte und Hebelarme bestimmen:

Pi,m = Mi,ges T Gl. 6.3

Hier wird von einem Antrieb des Hauptrotors ausgegangen, wobei M; ;. das Uber die Druckkrafte er-
mittelte Gesamtmoment beider Rotoren am angetriebenen Rotor darstellt. Die damit auf zwei Arten
bestimmbare Innenleistung (P; und P; ,,,) weicht bei durchgefuhrten Stichproben um maximal ein Pro-
zent voneinander ab, was unter anderem auf Ungenauigkeiten bei der Triangulierung der Rotoren zu-
rickgeht. Details Giber die Momentenberechnung und tiber mégliche Abweichungen in der Innenleistung
sind von Temming beschrieben [Tem07].

6.3.3 Kammervolumina und Kammerverbindungsflache

Durch die im vorigen Abschnitt beschriebene Analyse des Rotorpaares liegen die Kammerquerschnitts-
flachen fur eine Vielzahl von Rotorstellungen vom Erscheinen der Kammer bis zum Verschwinden der
Kammer vor. Fir das hier betrachtete Profil verschwindet eine Kammer nach Ay =572° nach ihrem
Entstehen wieder aus dem Stirnschnitt. Nun kann ohne weitere geometrische Analyse der fiir das Kam-
mermodell nétige, drehwinkelabhéngige Verlauf des Kammervolumens ermittelt werden, was im Fol-
genden anhand einer Maschine mit ¢ = 200° und L = 100 mm erldutert wird. Bei einem HR-Drehwin-
kelschritt von Ay = 1° aus der in Abbildung 2.6 dargestellten Rotornullstellung entsteht die Kammer
im niederdruckseitigen Stirnschnitt. Dreht sich der HR nun auf i = 2°, so liegt im niederdruckseitigen
Stirnschnitt — unabhéngig von der lokalen Rotorsteigung — der nédchste Kammerquerschnitt des analy-
sierten Referenzrotorpaares vor, wahrend der Kammerquerschnitt zu 1 = 1° in Abhéngigkeit der loka-
len Rotorsteigung in Richtung der z-Koordinate gewandert ist. Die Langendifferenz zwischen den bei-
den Kammerquerschnitten I&sst sich uber

A
_
%

Az Gl.6.4

bestimmen. Um diese Lange wird der Kammergquerschnitt nun extrudiert, um das Kammervolumen bei
dem betrachteten Drehwinkel zu bestimmen. Auf diese Weise kann pro Rotor die Volumenkurve be-
stimmt werden, vgl. Abbildung 6.4. Fiir die exemplarische Maschinengeometrie erreicht der erste Kam-
merquerschnitt Gl. 6.4 entsprechend nach Ay = 200° den HD-seitigen Stirnschnitt, wo er 572° spater
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wieder verschwindet. Dementsprechend ergibt sich das in Abbildung 6.4 dargestellte Arbeitsspiel und
ein Verschwinden der Kammer bei y = 773°.
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Abbildung 6.4: Verlaufe der Kammervolumina und der Kammerverbindungsflachen (D = 72 mm,
L =100 mm, ¢ = 200°).
Die Kammern auf der Haupt- und Nebenrotorseite liegen wahrend des Arbeitsspiels zeitweise getrennt
voneinander vor. Des Weiteren sorgen die ungleichen Z&hnezahlen von Haupt- und Nebenrotor dafir,
dass bei fortschreitendem Arbeitsspiel nicht dieselben Zahnliickenrdume auf der HD-Seite verbunden
werden, die auf der ND-Seite getrennt worden sind. Es liegt daher nahe, die Kammern von Haupt- und
Nebenrotor zur Bestimmung der Volumenkurve getrennt zu betrachten. Dabei werden alle Flachen, die
innerhalb des Nebenrotorkopfkreises liegen, zur Nebenrotorkammer gezahlt.® Die Summierung der ge-
meinsam ausschiebenden Volumenkurven von Haupt- und Nebenrotor ergibt die durchgezogen darge-
stellte Volumenkurve in Abbildung 6.4. Da die Nebenrotorkammer wéhrend des Ansaugens aufgrund
der unterschiedlichen Zahnezahlen mit der vorlaufenden Hauptrotorkammer verbunden ist, wird zur
Erzeugung der haufig genutzten Gesamtvolumenkurve (in Abbildung 6.4 gestrichelt dargestellt) wah-
rend des Ansaugens das NR-Volumen zum Volumen der vorlaufenden HR-Kammer addiert. Die Auf-
teilung der Kammer bedingt die Definition einer Kammerverbindungsflache, da die Haupt- und Neben-
rotorkammern uber einen groBen Drehwinkelbereich direkt verbunden sind. Grundlage dieser Flache ist

® Von der beschriebenen Konvention wird abgewichen, wenn im Bereich der Kopfrundung Kammeranteile auf der
Nebenrotorseite entstehen. Diese sind klein, nur Gber einen kurzen Hauptrotordrehwinkelbereich wirksam und

direkt mit einer Kammer auf der HR-Seite verbunden und werden daher zur Ubersichtlichkeit des Kammermodells
zur Hauptrotorkammer gezahit.
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der Kreisbogen des Nebenrotorkopfkreises, der die beiden Kammern verbindet, vgl. Abbildung 6.5.
Die Flache wird ermittelt, sobald sich die Kammer gleichzeitig sowohl innerhalb der Verschneidungs-
linse als auch hauptrotorseitig auBerhalb der Verschneidungslinse befindet. Abbildung 6.4 zeigt neben
der Volumenkurve diese Kammerverbindungsflachen. Die HD-seitige Verbindungsflache ist die zu der
durchgezogen dargestellten Volumenkurve gehérige Flache, wéhrend sich die ND-seitige Flache auf die
gestrichelt dargestellte Volumenkurve bezieht, die auf der ND-Seite mit dem Vorganger der dargestell-
ten HR-Volumenkurve gebildet wird. Die HD-seitige Flache bildet sich aus, sobald die Rotoren auf der
HD-Seite wieder in den Zahneingriff gehen. Wahrend die Kammer in Richtung der z-Koordinate axial
wandert, bleibt diese Verbindungsflache tber einen Drehwinkelbereich konstant und wird schlieBlich
wieder reduziert, sobald die Kammer den HD-seitigen Stirnschnitt erreicht hat.

Abbildung 6.5: Hochdruckseitige Verbindungsflache (rot dargestellt) zwischen einer Haupt- und
Nebenrotorkammer (D = 72 mm, L = 100 mm, ¢ = 200°).

6.3.4 Ladungswechselflachen

Die Erstellung und Auswertung der hoch- und niederdruckseitigen Ladungswechselflachen nimmt in
der Regel einen Grofteil der Zeit der Kammermodellerstellung in Anspruch. Da die Erstellung der FI&-
chen h&ufig handisch geschieht, ist in der Vergangenheit, wie in Abschnitt 2.7 beschrieben, bei der
Optimierung der geometrischen Maschinenparameter meist auf eine Anpassung des inneren VVolumen-
verhéltnisses verzichtet worden. Die automatisierte Erstellung der Ladungswechselflachen bildet daher
eine wesentliche Vereinfachung und ist die Grundlage der automatisierten Kammermodellerstellung.

Zunéchst wird die Bestimmung der axialen Ladungswechselflachen erldutert. Der Hauptrotordrehwin-
kelbereich, in dem die Ladungswechselflachen durchstromt werden kénnen, wird anhand der VVolumen-
kurve (vgl. Abbildung 6.4) bestimmt. Zum Kammerabschluss von der ND-Seite kommt es, wenn die
Kammer ihr maximales VVolumen erreicht hat, um einen mdglichst groRen Maschinenmassenstrom zu
realisieren. Es wird daher das Maximum der gestrichelt dargestellten Volumenkurve ermittelt und die
in Abbildung 6.6 dargestellte Rotorstellung anhand des Hauptrotordrehwinkels bestimmt. Die Steuer-
kanten realisieren den Abschluss der Kammer von dem Niederdruckstutzen und entsprechen daher der
Kontur der nachlaufenden Zahnflanken. Im Bereich der Verschneidungslinse zwischen Haupt- und Ne-
benrotorkopfkreis gibt es auterdem eine Abdeckung, um eine direkte Verbindung zwischen einer in der
Verdichtung befindlichen Kammer und dem Niederdruckstutzen zu vermeiden. Diese verdichtende
Kammer ist durch den PE-Spalt von der ansaugenden Kammer, die mit dem Niederdruckstutzen ver-
bunden ist, getrennt. Dementsprechend befindet sich die Abdeckung tber dem ebenfalls dargestellten
Verlauf des PE-Spaltes. Die Hohe der Abdeckung ist mit einem Wert von 0,14-D so gewahlt, dass sie
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den unteren Verlauf des PE-Spaltes abdeckt. Die Abdeckung ist auRerdem auf der NR-Seite durch den
HR-Kopfkreis und auf der HR-Seite durch den NR-Walzkreis berandet.

Abbildung 6.6: Form der axialen niederdruckseitigen Steuerkanten (rot dargestellt), Rotorstellung
zum Beginn der Verdichtung der griin markierten Kammer (maximales Kammervo-
lumen) (D =72 mm, L =100 mm, ¢ = 200°, Sicht auf die ND-Seite).

Die hochdruckseitigen Steuerkanten werden ebenfalls anhand der Volumenkurve bestimmt. Uber das
innere VVolumenverhéltnis (GI. 2.1) kénnen das VVolumen beim gewiinschten Ende der Kompression und
anhand der Volumenkurve die zugehorige Rotorstellung bestimmt werden. Die Grél3e der Auslassfla-
chen ist somit stark vom inneren VVolumenverhaltnis abhangig, vgl. Abbildung 6.7. Die Steuerkanten
entsprechen der Kontur der vorlaufenden Zahnflanken. Analog zur ND-Seite wird auch hier mit einer
Abdeckung in der Verschneidungslinse gearbeitet, die eine Verbindung zwischen HD-Stutzen und an-
saugender Kammer (die Kammer ist beispielsweise in Abbildung 2.6 erkennbar) verhindert und eben-
falls durch den HR-Kopfkreis und den NR-Waélzkreis berandet ist. Da eine vollstandige Abdeckung des
PE-Spaltverlaufes die Grole der Auslassflache stark reduzieren wiirde, muss ein Kompromiss zwischen
GroRe der Auslassflache und der Kammerabdichtung gefunden werden. Im Rahmen dieser Arbeit ist
die Hohe der Abdeckung auf 0,21-D eingestellt, was bei D = 72 mm einer Héhe von 15 mm entspricht.

Nach Bestimmung der axialen Ein- und Auslassflachen werden die Stromungsquerschnitte ermittelt, die
dem Fluid wahrend des Arbeitsspiels zum Ladungswechsel zur Verfugung stehen. Dies wird Uber eine
Schnittmengenberechnung zwischen dem jeweiligen stirnseitigen Kammerquerschnitt und der Ein- bzw.
Auslassfléche realisiert, die in Abbildung 6.8 links veranschaulicht wird. Der Drehwinkel der Rotoren
wird dabei in kleinen Schritten Ay (hier: Ay = 1°) variiert. Es ergeben sich die in Abbildung 6.8 rechts
dargestellten Flachenverlaufe fur die HR- und NR-Seite.
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Abbildung 6.7: Form der axialen hochdruckseitigen Steuerkanten (rot dargestellt), Rotorstellung

zum Ende der Verdichtung der griin markierten Kammer, links: v; = 2; rechts
v; =3 (D =72mm, L =100 mm, ¢ = 200°, Sicht auf die HD-Seite).

o
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Abbildung 6.8: Links: beispielhafte Bestimmung der axial durchstromten hochdruckseitigen La-
dungswechselflache (schraffiert) in einer exemplarischen Rotorstellung fur v; = 3,
rechts: zugehorige Verlaufe der axialen Auslassflachen als Funktion des Hauptro-
tordrehwinkels.

Abbildung 6.9: Radiale Steuerkanten, links: Einlass, rechts: Auslass.

Die axialen Steuerkanten sowie die zugehdrigen Ein- und Auslassflachen (-verlaufe) hiangen einzig vom
stirnseitigen Rotorprofil in der jeweils relevanten Rotorstellung ab. Auf die von diesen Rotorstellungen
abgeleiteten Geometrien kann demnach — unabhéngig vom gewéhlten Steigungsverlauf der Rotoren —
nach deren einmaliger Berechnung jederzeit drehwinkelabhdngig zuriickgegriffen werden, um bereits
bestimmte Verlaufe erneut zu nutzen und damit den Rechenaufwand der Kammermodellerstellung zu
reduzieren.

Im Gegensatz zu den axialen Flachen hangt die Form der radialen Ein- und Auslassflachen vom Stei-
gungsverlauf der Rotoren ab, weshalb diese flr jede Maschine bzw. jedes innere VVolumenverhéltnis neu
berechnet werden missen. Die radialen Steuerkanten, vgl. Abbildung 6.9, ergeben sich aus den Ver-
laufen der Zahnkopfe von Haupt- und Nebenrotor in den fur die axialen Steuerkanten beschriebenen
Rotorstellungen. Sie liegen damit auf der Unter- bzw. Oberseite der Rotoren und kénnen dem Fluid bei
kleinen (konstanten) Rotorsteigungen eine grof3e Flache zur Verfugung stellen, da die Ausdehnung der
Kammer in axiale Richtung in der Regel deutlich groRer ist als in radiale Richtung im Stirnschnitt, die
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die axiale Flache limitiert. Sollten die vorlaufenden Flanken im hochdruckseitigen Stirnschnitt bereits
die Gehéuseverschneidungskante erreicht haben, existiert keine radiale Auslassflache. Analog zu den
axialen Flachen wird nach der Bestimmung der radialen Steuerkanten eine Schnittmengenberechnung
mit den betreffenden Kammern durchgefiihrt. Dadurch ergeben sich die drehwinkelabhé&ngigen Verlaufe
flr die radialen Ladungswechselflachen.

6.3.5 Spaltverbindungen

Neben den Ladungswechselflachen mussen die Spaltverbindungen bestimmt werden. Dabei missen die
Spaltbreiten sowie alle Daten, die zur Bestimmung der an den Spalten anliegenden, dimensionslosen
Kennzahlen flir die Berechnung des Stromungsbeiwertes nétig sind, ermittelt werden. Mit Ausnahme
der Kopfrundungsoffnung wird die Spalththe separat vorgegeben und ist fur den jeweiligen Spalt kon-
stant. Die im Folgenden vorgestellten Spaltverbindungen stellen die Verbindungen der in Abbildung 6.4
gezeigten Kammern von Haupt- und Nebenrotor dar.
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Abbildung 6.10: Breite des Gehausespaltes von Haupt- und Nebenrotor mit der nachfolgenden
Kammer (D = 72 mm, L = 100 mm, ¢ = 200°).

Der Gehé&usespalt verbindet die Kammern auf der Haupt- bzw. Nebenrotorseite mit ihrem Vorgénger
bzw. Nachfolger. Eine solche Verbindung existiert, sobald die Rotoren die Gehduseverschneidungs-
kante Uberfahren. Die Spaltbreite entspricht dabei der Lange der Verbindungslinie der Gehduse-Spalt-
punkte, die in Abhédngigkeit der Rotorsteigung entlang der z-Koordinate angeordnet sind und sich aus
der Analyse der Stirnschnitte ergeben (vgl. Abbildung 6.3). Wie die Kammerquerschnitte liegen die
Gehdusespaltpunkte im Abstand von einem Grad Rotorverwindung vor. Die Spaltbreitenverlaufe auf
Haupt- und Nebenrotorseite sind fir die exemplarische Maschine in Abbildung 6.10 dargestellt und
zeigen die Verbindung der betrachteten Kammer zu ihrer Nachfolgerkammer. Die ermittelten Spaltbrei-
ten werden, wie auch bei den nachfolgend vorgestellten PE- und Stirnspalten, in das Kammermodell
geschrieben und in der Simulation mit einer vom Nutzer vorgegebenen Spalth6he zu einer Spaltflache
verrechnet. Neben der Spaltbreite wird im Kammermodell ebenfalls festgehalten, welche Rotorsteigung
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auf welcher Spaltbreite vorliegt. Auf diese Weise kdnnen die in der Kammermodellsimulation bendtig-
ten geometrischen Kennzahlen zur Bestimmung des Strémungsbeiwertes ermittelt werden, vgl. Gl. 5.16
und Gl. 5.17.
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Abbildung 6.11: Breite der PE-Spaltverbindungen, aufgeteilt in vier Teilspalte (D = 72 mm,
L =100 mm, ¢ = 200°).

Im Allgemeinen verbindet der PE-Spalt Kammern auf der Hochdruckseite mit Kammern, die eine Ver-
bindung mit der Niederdruckseite haben. Da der Spalt jedoch eine Kammer zeitgleich mit mehreren
weiteren Kammern verbindet, ist eine Unterteilung des Spaltes nétig. Welche Kammern im Detail ver-
bunden werden, ist von der Anzahl der PE-Spaltpunkte im Stirnschnitt (vgl. Abbildung 6.3) abhéngig.
Es lassen sich vier Verbindungstypen identifizieren, die jeweils Kammern in unterschiedlichen Phasen
des Arbeitsspiels verbinden und unterschiedliche Spaltbreiten ausbilden. Analog zum Gehdusespalt ist
die Breite dabei als rotorsteigungsabhangige Lange der Verbindungslinie zwischen den PE-Spaltpunk-
ten, die jeweils nach einem Grad Rotorverdrehung vorliegen, zu verstehen. Abbildung 6.11 zeigt die
Anteile einer Kammer der exemplarischen Maschine wahrend der Kompressions- bzw. Ausschiebe-
phase. Grundsatzlich geht die Kammer, die bei i = 1° im ND-seitigen Stirnschnitt zwischen zwei PE-
Spaltpunkten entsteht, hier 360° spater wieder in den Zahneingriff und bildet damit eine PE-Spaltver-
bindung aus. Da die HR-Kammer in Abbildung 6.4 mit einem Offset von 90° zur Realisierung der ge-
meinsamen Ausschiebephase versehen ist, beginnt die Ausbildung einer PE-Spaltverbindung im Dia-
gramm um einen Zahnteilungswinkel versetzt bei i = 451°. Die Anteile werden im Folgenden anhand
der Lage der Kammern im Stirnschnitt mithilfe der in der Abbildung dargestellten Rotorstellungen er-
klart. Die Kammer, die dabei die Verbindung ausbildet, ist mit ,,K“ markiert. Der erneute Zahneingriff,
der letztlich zur Kammerverkleinerung und damit zur Kompression des Fluids fuhrt, beginnt im ND-
seitigen Stirnschnitt. Durch den Zahneingriff bei i = 451° ergibt sich mit Verbindung 1 eine Verbindung
der Kammer mit der neu entstehenden Kammer (Verbindung HR- mit NR-Kammer). Wenige Grad spé-
ter kommt Verbindung 2 hinzu, wenn sich die Rotoren im ND-seitigen Stirnschnitt so weit gedreht ha-
ben, dass die Kammer (iber den einzigen im Stirnschnitt vorliegenden PE-Spaltpunkt mit einer Kammer
auf der Unterseite verbunden wird (Verbindung NR- mit NR-Kammer). Durch die fortlaufende Rotor-
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drehung wird die Kammer im ND-seitigen Stirnschnitt schlieflich von zwei PE-Spaltpunkten einge-
schlossen. Die dadurch vorliegende Verbindung 3 verbindet die Kammer mit der entstehenden Kammer,
wahrend Verbindung 4 eine Verbindung mit dem Vorganger der entstehenden Kammer herstellt. Sobald
sich die Rotoren so weit gedreht haben, dass der ND-seitige Stirnschnitt nicht mehr an der jeweiligen
PE-Spaltverbindung beteiligt ist, erreichen die Spaltbreiten ein Maximum.

Der Stirnspalt befindet sich zwischen der Stirnseite der Rotoren und dem umschlieBenden Gehéuse und
kommt sowohl auf der Druck- als auch auf der Saugseite vor. Die Spaltbreite entspricht der radialen
Spalterstreckung und ist nur vom Rotorquerschnitt und nicht von der Rotorsteigung abhéngig. Die An-
zahl der verbundenen Kammern, die Abhangigkeit der Umfangsgeschwindigkeit vom Rotorradius so-
wie die in der Praxis ungeklarten Massenstromverhéltnisse machen die Modellierung der Stirnspalte zu
einem komplexen Unterfangen. Hier wird ndherungsweise davon ausgegangen, dass die Spaltmassen-
strome Uber den Rotorzahnen stets in Umfangsrichtung stattfinden. Sofern die Stirnspaltverbindung
nicht Gber den kompletten Zahn stattfindet, werden sie von PE-Spaltpunkten und den Zahnfiien der
beiden Rotoren berandet, vgl. Abbildung 6.12. Spaltmassenstrome, die je nach Konstruktion der Ma-
schine unterhalb des Ful3kreises des Rotorprofils stattfinden kdnnen, werden hier nicht beruicksichtigt.

PE-Spaltpunkt
Spaltberandung

Spaltbreite

Abbildung 6.12: Beispielhafte Anordnung der Stirnspaltverbindungen sowie tbliche Stromungsrich-
tungen.

Wie der PE-Spalt verbindet auch der Stirnspalt Kammern miteinander, die sich an unterschiedlichen
Stellen des Arbeitsspiels befinden, weshalb die Stirnspaltverbindung ebenfalls aufgeteilt werden muss.
Grundsatzlich missen alle Zahnflachen zu jedem Zeitpunkt des Arbeitsspiels eine Verbindung ausbil-
den, weshalb die automatisch generierten Stirnspaltbreiten quantitativ gut tberprift werden kénnen. Da
an den beiden Rotoren dem Zahnezahlverhéltnis entsprechend eine andere Winkelgeschwindigkeit vor-
liegt, bietet sich zunéchst eine Unterteilung in Verbindungen tber den Haupt- und ber den Nebenrotor
an. Auch wenn die Spaltverbindung tber den Hauptrotorzahn stattfindet, kann sie dennoch Nebenrotor-
kammern verbinden, sofern diese innerhalb der Verschneidungslinse liegen. Die Verbindungen werden
im Folgenden anhand des Spaltes im hochdruckseitigen Stirnschnitt erlutert, gelten aber analog auch
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flr die Niederdruckseite. Die Spaltbreiten fur den Hauptrotorstirnspalt sind in Abbildung 6.13 darge-
stellt. Die Verlaufe beziehen sich weiterhin auf die in Abbildung 6.4 dargestellten Kammervolumina.
Da die Hauptrotorkammer mit dem Versatz eines Zahnteilungswinkels zur Darstellung eines gemeinsa-
men Ausschiebens versehen ist, erreicht die betrachtete Zahnliickenpaarung erst bei iy = 291° den HD-
seitigen Stirnschnitt. Die Verbindungen werden in der Reihenfolge ihres Erscheinens im HD-seitigen
Stirnschnitt gezeigt. Um zu vermeiden, dass Verbindungen doppelt in das Diagramm aufgenommen
werden, werden nur Verbindungen dargestellt, die sich entgegen der HR-Drehrichtung ergeben. Die
Strémung verlauft dadurch zunéchst tber die nachlaufende Zahnflanke der Kammer. Zur weiteren Er-
kladrung zeigt Abbildung 6.13 die jeweiligen Spaltanteile kurz nach ihrem Erscheinen. Die nach der
genannten Konvention dargestellten Pfeile entsprechen dabei nicht zwangslaufig der Strdmungsrich-

tung.
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Abbildung 6.13: Breite der Stirnspalte am Hauptrotor (D = 72 mm, L = 100 mm, ¢ = 200°).

Es ergibt sich erst eine Verbindung entgegen der Rotordrehrichtung, wenn die Kammer bereits teilweise
aus der Verschneidungslinse gewandert ist. Die erste Verbindung liegt in der Nahe des Rotorfullkreises
und verbindet die Kammer mit dem Nachfolger der verschwindenden Kammer. Die zweite Verbindung
entsteht, sobald die nédchste Kammer im HD-seitigen Stirnschnitt entsteht. Sie verbindet die Kammer
also mit ihrem Nachfolger. Liegt der Rotorzahn auBerhalb der Verschneidungslinse vor, so ist fir diese
Verbindung die Breite des gesamten Zahns verfligbar, was Uber einen groen Winkelbereich wirksam
ist. Da die Verbindung zeitweise HR- und zeitweise NR-Kammern verbindet, wird die Verbindung pro-
grammintern noch weiter aufgeteilt. Die dritte Verbindung entsteht, wenn sich kurz vor dem Verschwin-
den der Kammer eine Verbindung mit einer neu entstehenden Kammer ergibt.

Die Verbindungen am Nebenrotor werden ebenfalls unterteilt und sind in Abbildung 6.14 dargestellt.
Da die Nebenrotorkammer in Abbildung 6.4 bei i = 1° im ND-seitigen Stirnschnitt erscheint, erreicht
sie bei i = 201° den HD-seitigen Stirnschnitt. Eine Stirnspaltverbindung wird erst dargestellt, wenn
sich in Richtung der NR-Drehrichtung eine Verbindung ergibt. Die in der Abbildung dargestellten Pfeile
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verlaufen also zunéchst iber die vorlaufende Zahnflanke der Kammer. Verbindung 4 verbindet die Kam-
mer mit ihrem Vorgénger. Sie entsteht schlagartig, sobald der PE-Spaltpunkt zwischen Hauptrotorkopf
und Nebenrotorful® verschwindet und sich dadurch die in der Verschneidungslinse befindliche Kammer
mit dem groRen Kammeranteil auf der Hauptrotorseite vereint. Kurz darauf, wenn wieder drei PE-Spalt-
punkte vorhanden sind, ergibt sich kurzzeitig Verbindung 5 iber den nachfolgenden Rotorzahn. Wie in
der mittleren Rotorstellung in Abbildung 6.14 dargestellt ist, verbindet diese Verbindung die Kammer
mit sich selbst bzw. Zahnllckenrdume, die ohnehin iber die ND-seitige Kammerverbindungsfl&che in
Verbindung stehen. Uber den GroRteil des Hauptrotordrehwinkelbereiches ist nur Verbindung 4 mit
dem direkten Vorganger aktiv. Beim Wiedereingriff der Rotoren auf der Oberseite verbindet Verbin-
dung 6 Kammern, die auch tber die HD-seitige Kammerverbindungsflache verbunden sind. Die Ver-
bindung bildet sich zwischen dem Nebenrotorkopfkreis und dem néchstgelegenen PE-Spaltpunkt aus.
Verbindung 7 verbindet die Kammer schliel3lich mit der neu entstehenden Kammer.
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Abbildung 6.14: Breite der Stirnspalte am Nebenrotor (D = 72 mm, L = 100 mm, ¢ = 200°).

Die Stirnspalte werden programmintern in eine nutzerdefinierte Anzahl an Spaltelementen aufgeteilt,
vgl. Abbildung 6.15. Fir jedes der Spaltelemente wird anschlieRend der mittlere Radius, auf dem sich
das Spaltelement befindet, ermittelt. Dadurch kann in der Kammermodellsimulation die zur Berechnung
der Couette-Stromung nétige Umfangsgeschwindigkeit zur Bestimmung der Umfangsmachzahl am
Spalt, Ma, s,, ermittelt werden. Die Spaltlange in Umfangsrichtung wird ebenfalls gespeichert,
wodurch in der Kammermodellsimulation mit einer gegebenen Spalthéhe das Spalthdhe-Lénge-Ver-
héltnis des Spaltes zur Bestimmung des Strémungsbeiwertes berechnet werden kann. Mit steigender
Zahl an Spaltelementen steigen die Abbildungsgute und der Rechenaufwand der Stirnspaltverbindung.
Im Rahmen der hier durchgefihrten Simulationen werden die Spalte in radialer Richtung in bis zu acht
Spaltsegmente aufgeteilt, was einer Spaltbreite der Elemente von zwei Millimetern bzw. 0,028-D ent-
spricht.
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Abbildung 6.15: Radiale Aufteilung der Stirnspalte in Teilelemente.

Die Flache der Kopfrundungséffnung entsteht, wenn sich die Rotoren aus der Verschneidungslinse ber
die Gehéuseverschneidungskante bewegen. Sie entsteht dadurch, dass die Rotoren nicht gleichzeitig
tiber die Verschneidungskante fahren und schlief3t die Liicke zwischen dem PE- und dem Gehé&usespalt.
Sowohl auf der Ober- als auch auf der Unterseite des Rotorpaares entsteht eine Spaltflache, die benach-
barte Kammern verbindet und innerhalb weniger Grad Rotordrehung voll ausgebildet ist. Die Verbin-
dung besteht tber einen Drehwinkelbereich, der dem Umschlingungswinkel entspricht. Die verwende-
ten, asymmetrischen Rotorprofile sind in der Regel so ausgelegt, dass das Blasloch auf der HD-Seite
deutlich kleiner ausféllt als auf der ND-Seite.

Abbildung 6.16: Beispielhafte Bestimmung der HD-seitigen Blaslochflache.
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Abbildung 6.17: Links: HD-seitige Blaslochflache in Abh&ngigkeit der Hauptrotorsteigung; rechts:
HD-seitige Blaslochverbindung mit der nachfolgenden Kammer (D = 72 mm,
L =100 mm, ¢ = 200°).
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Die Berechnung der Spaltflache ist nicht direkt in das Programm integriert. Stattdessen wird die Fl&che
flr verschiedene Rotorsteigungen in einem Konstruktionsprogramm vermessen, vgl. Abbildung 6.16.
Dazu wird auf dem Hauptrotorzahn eine Spirale hinzugefiigt, die dem Zahnkopf folgt (griin dargestelit).
Anschlielend wird die Fl&che durch das Rotorgehduse, die beiden Rotoren und den PE-Spaltpunkt mit
der groRten bzw. kleinsten y-Koordinate berandet, sodass sich die Blaslochflache ergibt (rot dargestellt).
Die Ergebnisse der Messung sind in Abbildung 6.17 links dargestellt und werden in einer Datei gespei-
chert. Wahrend der Kammermodellerstellung wird dann die Blaslochflache zur entsprechenden Rotor-
steigung interpoliert, sodass sich der in Abbildung 6.17 rechts dargestellte Verlauf der Verbindung mit
dem Nachfolger ergibt.

6.4 Optimierungsalgorithmus
Der folgende Abschnitt erldutert den Ablauf und den verwendeten Algorithmus zur Optimierung des
Rotorsteigungsverlaufes des Schraubenkompressors, die der Bestimmung der in Abschnitt 7 vorgestell-
ten Ergebnisse dienen. Der in das Programm ,,ChamberModelBuilder” implementierte Optimierungs-
ablauf ist in Abbildung 6.18 dargestellt. Da die Optimierung auf einem Vergleich der unterschiedlichen
Maschinenkonfigurationen beruht, mussen einige Randbedingungen der Optimierungsaufgabe konstant
gehalten werden, um eine sinnvolle Vergleichbarkeit der Maschinen zu gewahrleisten. Dies umfasst

o Durchmesser, Lange und Profil der Rotoren.

e Betriebsparameter (Drehzahl, Eintrittsdruck und -temperatur, Austrittsdruck).

o Fluidparameter (Warmekapazitaten, Viskositat).

Das Optimierungsziel ist dabei die Bestimmung des Schraubenkompressors mit dem héchsten inneren
isentropen Giitegrad n;; = ws/w; fiir die vom Benutzer definierte Optimierungsaufgabe. Da die spezi-
fische isentrope Arbeit w, der Optimierungsaufgabe jeweils konstant ist, wird die Optimierung pro-
grammintern Gber die Ermittlung der Maschine mit der geringsten spezifischen Innenarbeit w; umge-
setzt. Zundchst werden VVolumenkurven, Spalt- und Einlassflachenverlaufe fiir eine initiale Maschinen-
geometrie ermittelt. Neben der Optimierung der Rotorsteigung enthélt das Programm eine innere
Schleife zur Optimierung des inneren VVolumenverhaltnisses v;. Das Programm ist direkt mit dem Kam-
mermodellsimulationsprogramm KaSim gekoppelt, das die thermodynamische Simulation tbernimmt.
Ist das innere VVolumenverhéltnis optimiert, so ist die optimale Auslassflache fiir den Schraubenkom-
pressor gefunden. Die duBere Schleife passt dann die Steigung der Rotoren an und startet eine neue v;-
Optimierung, bis letztlich der optimale Steigungsverlauf bestimmt ist. Die beiden Optimierungsschlei-
fen werden im Folgenden detaillierter erldutert.
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Abbildung 6.18: Schema zur Optimierung der Rotorsteigung.
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6.4.1 Optimierung des inneren Volumenverhaltnisses

Die Variation der Rotorsteigung fiihrt zu einer Anderung des Gradienten der Volumenkurve, wodurch
das optimale innere VVolumenverhaltnis trotz gleichbleibendem Verdichtungsverhéltnis nicht konstant
ist [Utrl7]. Die Anpassung des inneren Volumenverhaltnisses wird in der Literatur (z.B. Weckes
[Wec94], vgl. Abschnitt 2.7) aufgrund der aufwendigen Erstellung der Steuerkanten sowie der anschlie-
Rend notigen Schnittmengenberechnung zur Bestimmung der Flachenverlaufe (vgl. Abschnitt 6.3.4)
haufig nicht durchgefihrt. Stattdessen werden unterschiedliche Rotorsteigungen bei demselben inneren
Volumenverhéltnis verglichen, was zu unpassenden Vergleichen fiihren kann.

Die Optimierung des inneren Volumenverhéltnisses wird hier mithilfe eines Bisektionsverfahrens
durchgefihrt, das anhand von Abbildung 6.19 erldutert wird. Dieses gradientenfreie Optimierungsver-
fahren eignet sich fur die verh&ltnismaRig einfache Suche nach einem Minimum. In der ersten Iteration
werden die Kammermodelle fiir drei innere Volumenverhéltnisse erstellt und mit KaSim simuliert. Da
das optimale v; primér vom Verdichtungsverhéltnis des Kompressors bestimmt wird, kann der Bereich,
in dem sich das optimale v; befindet, zu Beginn der Iteration gut abgeschatzt werden. Die resultierende
geringste spezifische Innenarbeit wird mit w™" und die nachstgroRere mit w/™¢ bezeichnet. In der
zweiten lteration wird die untersuchte Intervallbreite des inneren Volumenverhaltnisses halbiert und um
das zu w; i, gehorende v; gezogen. Die v;-Optimierung ist beendet, wenn das Residuum
min

Wi Gl. 6.5

mid
i

R, =1-
w

einen nutzerdefinierten Zielwert von beispielsweise 0,001 erreicht.

Erste Iteration: /™%

Erste Iteration: Wimi” /<

__Intervallder _
zweiten Iteration

3 4 5 6
inneres Volumenverhaltnis v; [-]

spezifische Innenarbeit w; [J/kg]

[
N

Abbildung 6.19: Beispielhafter Verlauf der spezifischen Innenarbeit als Funktion des inneren Volu-
menverhaltnisses zur Erlauterung des Bisektionsverfahrens.

6.4.2 Optimierung der Rotorsteigung
Die Optimierung der Rotorsteigung gestaltet sich gegenlber der v;-Optimierung deutlich komplexer, da
hier in der Regel mehr Variationsparameter vorhanden sind. Aus diesem Grund wird die Optimierung
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der Rotorsteigung mithilfe des Simplex-Algorithmus durchgefiihrt, da dieser eine beliebige Zahl an Pa-
rametern verarbeiten kann. Neben der Optimierung der Rotorsteigung von Schraubenkompressoren
[Utr18d] eignet sich das Verfahren auch fur die Optimierung der Steigung von Schraubenspindelvaku-
umpumpen [Jun18]. Zunachst werden nachfolgend die wichtigsten Eigenschaften des Algorithmus er-
Klart, bevor dieser in Abschnitt 7 angewendet und die Optimierungsergebnisse diskutiert werden.

Der gewahlte Algorithmus ist der gradientenfreie, nichtlineare Simplex-Algorithmus nach Nelder und
Mead [Nel65]. Das Verfahren nutzt einen Simplex als Grundstruktur und ist von dem Simplexverfahren
im Bereich der linearen Optimierung abzugrenzen [Alt02]. Es werden n Variationsparameter optimiert,
wobei die wichtigsten Operationen des Algorithmus in Abbildung 6.20 fiir n = 2 dargestellt sind.

Ein Simplex S mit

n
§=) 330 Gl. 6.6
i=0

besitzt die Struktur eines Polyeders, dessen Hiille durch n linear unabhéngige Vektoren beschrieben
wird. Die Ecken des Simplex werden durch die Vektoren ¥(©, ..., ¥ beschrieben, die in dem hier
betrachteten Fall jeweils die Rotorsteigungskonfiguration eines Kompressors représentieren. Die Fak-
toren A, beschreiben die Eigenwerte des jeweiligen Vektors #® und kénnen zur Uberpriifung der line-
aren Unabhangigkeit der Vektoren ¥® — ¥(® mit i = 1, ..., n genutzt werden. Das Optimierungsziel
des Algorithmus ist die Minimierung der spezifischen Innenarbeit w;, die fur jede Rotorsteigungskon-
figuration durch w; () reprasentiert wird. Dabei bezeichnen

w; (ZMmax)y = max(wi(,-g(o))’ _._'Wi()‘é(n)) ) ind
Gl. 6.7
wi (™M) = min(w; (£©), .., w; (™))
den maximalen bzw. minimalen Wert der spezifischen Arbeit.

Nach Untersuchung auf Konvergenz wird der Schwerpunkt $@%) mit allen Werten mit Ausnahme von
x(Mmax) gebildet:

n
1 ,
man) = = Z 2,70 Gl.6.8
i=0

i+max

Danach wird der Knoten mit dem Maximalwert wi(a‘c’(max)) an diesem Schwerpunkt reflektiert, vgl.
Abbildung 6.20, mit:

gref) = g(max) 4 - (;(max) _ ,-g(max)) Gl. 6.9

Dabei bezeichnet y die Reflektionskonstante mit 0 < y <1 (anwenderdefiniert). Die ndchsten Schritte
h&ngen von der spezifischen Innenarbeit ab, die die Reflektion hervorgebracht hat.
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Fall 1: w; (x) < oo < wy (%08) < oo < wy(RD) < wyy (#man)):
Die Reflektion fiihrt zu einem besseren Wert als (M%) aber zu einem schlechteren als x(™in) g (ref)
ersetzt in diesem Fall X(™@%) ynd der Algorithmus beginnt von vorne.

Fall 2: w;(2eP) < wy(2™iM): Expansion
Die Reflektion hat die bisherige minimale spezifische Innenarbeit verbessert, weshalb die Reflektion in
dieselbe Richtung expandiert wird, vgl. Abbildung 6.20:

z(exp) = glmax) 4 p. (g(ref) — *(max)) Gl. 6.10

B bezeichnet die Expansionskonstante mit 8 > 1. Sollte die Expansion zu einem besseren Wert flihren
als die Reflektion, w;(#©P)) < w; (), so wird (™) durch x(¢*P) ersetzt und der Algorithmus
beginnt von vorne. Sollte die Expansion nicht zu einem besseren Wert als die Reflektion fiihren,
w; () > wy(2reN), so wird ™) durch ¥ ersetzt und der Algorithmus beginnt ebenfalls

von vorne.

Fall 3: w; (M) < oo < wy(2eN) < wy(20ma)): guBere Kontraktion
Die Reflektion hat den Wert von ¥(m@%) verbessert, ist aber schlechter als alle anderen Werte. In diesem
Fall wird eine duRere Kontraktion angewendet, vgl. Abbildung 6.20:

gakon) = gmax) 4 o . (g(ref) — g(max)) Gl.6.11

a bezeichnet die Kontraktionskonstante mit 0 < @ < 1. Der Vektor wird dadurch zuriick zum Simplex
gezogen. Konnte der Maximalwert verbessert werden, w;(2(kom) < w; (M), so wird x(™max)

durch x(@kom) ersetzt und der Algorithmus beginnt von vorne.

Fall 4: w;(¥Te?) > w; (M) innere Kontraktion
Die Reflektion hat den Wert von (™% nicht verbessert. In diesem Fall wird eine innere Kontraktion
angewendet, vgl. Abbildung 6.20:

glikon) — g(max) 4 o . (J-C’(max) _ §(max)) Gl. 6.12

Der Vektor wird dadurch in den Simplex gezogen. Konnte der Maximalwert verbessert werden,
w; (ko)) < wy (M), so wird ™M) durch x(o™ ersetzt und der Algorithmus beginnt von
vorne.

Fall 5: w;(2(ekom)) > (M) und w; (2 kem)) > w,(2(ma): totale Kontraktion
Es kann kein Wert gefunden werden, der den Simplex verbessert. In diesem Fall wird eine totale Kon-
traktion angewendet, vgl. Abbildung 6.20:

20 = % (30 4 glmin) Gl. 6.13

Alle Werte auer ¥(™™) werden zum Knoten mit dem Minimalwert gezogen, sodass die GroRe des
Simplex deutlich reduziert wird. Anschlielend startet der Algorithmus von vorne.
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Reflektion Expansion
@ x(max) — 2(2) @D x(max) — 2(2)

§(max)
z(ref) 7(0) 2(exp)
AuRere Kontraktion Innere Kontraktion
D x (max) = %(2) £ 7 (max) — 2(2)
5 (ikon)
§(max) 3(max)
¢ (akon)
x(ref) 2(0) x(ref) PO
Totale Kontraktion
(1) = g(min) %29 %@

©

20

FO)

Abbildung 6.20: Schritte des Simplex-Algorithmus nach Nelder und Mead flir zwei Variationspara-
meter (n = 2) nach [Alt02].

Als Residuum wird die Standardabweichung verwendet. Dazu muss der Durchschnitt der Funktions-
werte bekannt sein:

n

1 »

Wa =73 'Zowi(x(‘)) Gl. 6.14
i=
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Die Konvergenz wird anschlieBend mit der Methode der kleinsten Fehlerquadrate Uberpriift:

1

n 2
1 s 2
R, = <n — izo(wi(x(z)) —wy) ) Gl. 6.15

6.5 Kennzahlen trockenlaufender Schraubenkompressoren
Im Folgenden wird die bereits in Abschnitt 4.1 vorgestellte Dimensionsanalyse fiir einen trockenlaufen-
den, adiabaten Schraubenkompressor durchgefiihrt. Als ZielgréRe wird die spezifische Innenarbeit w;
(Gl. 2.3) des Kompressors gewdhlt. Sie eignet sich fur den Vergleich verschiedener Maschinenkonfigu-
rationen, da bei Optimierung der spezifischen Innenarbeit bei konstanten Betriebs- und Fluidbedingun-
gen gleichzeitig der innere isentrope Giitegrad optimiert wird (Gl. 2.4). Die spezifische Innenarbeit wird
durch eine Vielzahl an physikalischen und geometrischen Parametern beeinflusst. Zur Vereinfachung
des Systems und zur nachfolgenden Behandlung der Kennzahlen werden folgende Annahmen bzw. Ver-
einfachungen getroffen:

o Das zweidimensionale Rotorprofil (inklusive Zahnezahl) ist konstant.

e Eswird eine konstante Rotorsteigung angenommen. Eine Ubertragung auf nicht-konstante Ro-

torsteigung findet im Nachhinein statt.

e Zwischen Fluid und angrenzenden Bauteilen findet kein Warmeubergang statt.

e Anderungen der spezifischen Warmekapazitaten und der Viskositat sind vernachlassigbar klein.

e Das Arbeitsfluid kann als ideales Gas behandelt werden.

e Der Kompressor ist trockenlaufend.

e Die Spalth6hen (ausgenommen das Blasloch) sind fiir alle Spalte gleich und konstant.

Die Parameter, die die spezifische Arbeit des Kompressors beeinflussen, sind in Tabelle 6.1 aufgelistet.
Im Gegensatz zu Abschnitt 4.1 sind hier aufgrund der Férderung der Masse gegen einen héheren Druck
die Niederdruckbedingungen relevant. Die Hochdrucktemperatur T, hangt in der Regel von den vor-
liegenden Variablen ab und ist daher kein freier Parameter. Dasselbe gilt fiir den durchgesetzten Mas-
senstrom des Kompressors.

Die Schallgeschwindigkeit auf der ND-Seite, ayp, kann flr ideale Gase wie folgt bestimmt werden:

o
anp =K Rs*Typ = \/C_p (cp — ) " Thp Gl.6.16

v

Die Schallgeschwindigkeit ayp hangt damit von den vorliegenden Parametern ab und kann die ND-
Temperatur Ty als Einflussparameter ersetzen. Fur die spezifische Innenarbeit des Schraubenkompres-
sors ergibt sich damit folgende Gleichung:

Wi = f(Cp'CwVND'AND: anp, Pnp, Prp, U, D, L, hgp, s, VKompr,Ende) Gl. 6.17
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Tabelle 6.1: Einflussparameter auf die spezifische Innenarbeit w; eines trockenlaufenden, adiaba-
ten Schraubenkompressors.

Physikalisch Geometrisch
Isobare Warmekapazitat c,, [J/kg/K] Hauptrotordurchmesser D [m]
Isochore Wérmekapazitét c,, [J/kg/K] Rotorlange L [m]
Kinematische ND-Viskositat vyp [m?/s] Spalthdhe hg,, [m]
ND-Warmeleitfahigkeit Ayp [W/m/K] Hauptrotorsteigung s [m]
ND-Temperatur Typ [K] Kammervolumen bei Kompres-
ND-Druck pyp [Pa] sionsende Vompr, nde [M?]
HD-Druck pyp [Pa]
Hauptrotor-Umfangsgeschwindigkeit u [m/s]

Diese kann zur Zielfunktion umgeschrieben werden:

f(cp'cv’VND'/lND’aND'pND'pHD’urDrL; hsp, s, VKompr,Ende!Wi) =0 Gl. 6.18

Die Grundeinheiten der Parameter sind Meter, Kilogramm, Kelvin und Sekunde, wodurch sich aufgrund
der 14 Parameter in Gl. 6.18 zehn unabhéangige dimensionslose Kennzahlen ergeben. Zur Bestimmung
der Kennzahlen mithilfe des resultierenden Gleichungssystems werden die Parameter c,,, pyp, u und D
als unabhangige Parameter betrachtet. Nach Durchfiihrung des Pi-Theorems und weiteren mathemati-
schen Verrechnungen ergeben sich die in Tabelle 6.2 zusammengefassten Kennzahlen, die sich in phy-
sikalische und geometrische Kennzahlen aufteilen lassen und teilweise bereits von der Untersuchung
der Maschinenspalte aus Abschnitt 4.1. bekannt sind. Die Herleitung der Kennzahlen ist Anhang A.1.2
zu entnehmen.

Eine dieser Kennzahlen bildet der innere isentrope Gitegrad n;., dessen Optimierung im Rahmen dieser
Arbeit erfolgt, wéhrend die verbleibenden Kennzahlen variiert werden. Bereits von der Untersuchung
des Spaltdurchflusses bekannt, représentiert der Isentropenexponent k eine Fluideigenschaft und
Mgompr das Druckverhaltnis des Kompressors®. Die Umfangsmachzahl Ma,, und die Umfangsrey-
noldszahl Re,, verbinden die Betriebsparameter mit den Fluideigenschaften. Die Prandtl-Zahl Pr ist
ebenfalls von der Spaltuntersuchung bekannt. Die geometrischen Kennzahlen beschreiben Langenver-
héltnisse sowie das innere Volumenverhéltnis v; (GI. 2.1) und einen normierten Umschlingungswinkel.
Bei nicht-konstanter Rotorsteigung ergeben sich der Anzahl der Rotorsegmente entsprechend weitere
geometrische Kennzahlen analog zu Iy, die im folgenden Abschnitt verwendet werden. Eine Durchfiih-
rung des Pi-Theorems mit dem Massenstrom als ZielgroRe flihrt auf den Liefergrad statt auf den inneren
isentropen Glitegrad.

10Zur Sicherstellung einer einheitlichen Definition wird das Druckverhaltnis analog zu Gl. 2.8 definiert und ist
damit Kleiner eins. Im Gegensatz zum Druckverhéltnis aus Gl. 2.8 ist das Verdichtungsverhaltnis in der Literatur
ublicherweise als das Verhdltnis aus Hoch- zu Niederdruck definiert und damit groRer eins. Unter dem Verdich-
tungsverhaltnis wird damit der Kehrwert des Druckverhaltnisses Iy o, verstanden.
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Tabelle 6.2: Dimensionslose Kennzahlen zur Beschreibung eines trockenlaufenden, adiabaten

Schraubenkompressors.
Physikalisch Geometrisch
M, =2
= —= K
! Cy I =£
I ¢ M oD
— a
’ anp “ I _@
g =
M, = 242 — b
3 DPup Kompr H9 _ 360°
I u-D R P
= = e
" v “ _ Vimax _
W Il = v =V
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7 Potenzial nicht-konstanter Rotorsteigung

In diesem Abschnitt werden die mithilfe des beschriebenen Optimierungsablaufs erzeugten Ergebnisse
vorgestellt. Zunéchst werden die Randbedingungen der durchgefiihrten Optimierungen auf Grundlage
der im letzten Abschnitt bestimmten dimensionslosen Kennzahlen definiert. Im Folgenden wird der be-
schriebene Optimierungsablauf anhand eines Kennfeldes fiir beispielhafte Randbedingungen verifiziert.
Ebenfalls fir beispielhafte Randbedingungen werden anschliefend konstante und nicht-konstante Ro-
torsteigung (im Folgenden kurz als Steigung bezeichnet) miteinander verglichen und damit das energe-
tische Wirkprinzip nicht-konstanter Steigung erldutert. Hiernach werden die Optimierungsergebnisse
bei systematischer Variation der zuvor beschriebenen Randbedingungen vorgestellt und untersucht, wel-
ches Optimierungspotenzial nicht-konstante Steigung bei verschiedenen Kennzahlkombinationen bietet.
Dabei werden stets auch die Optima fur Maschinen mit konstanter Steigung bestimmt, wodurch ein
Referenzgiitegrad ermittelt wird. Dadurch wird Oberprift, ob dieser Gutegrad bei gleichbleibenden
Randbedingungen mithilfe nicht-konstanter Steigung verbessert werden kann und damit Potenzial flr
nicht-konstante Steigung besteht.

7.1 Randbedingungen und Variationsparameter

Im Folgenden werden die Randbedingungen der Optimierungen vorgestellt. Die zur Beschreibung der
spezifischen Innenarbeit eines trockenlaufenden Schraubenkompressors hergeleiteten dimensionslosen
Kennzahlen sind Tabelle 6.2 zu entnehmen. Als ZielgrdlRe wird der innere isentrope Gutegrad n;, ver-
standen, den es zu optimieren gilt. Aufgrund des geringen Einflusses der Prandtl-Zahl auf den Spalt-
durchfluss (vgl. Abschnitt 5.2.1) wird die Prandtl-Zahl auch hier nicht weiter untersucht. Die Variati-
onsbreiten der librigen Kennzahlen sind in Tabelle 7.1 zusammengestellt. Es werden zwei verschiedene
Isentropenexponenten untersucht, die analog zu den in Abschnitt 5.1 beschriebenen Fluiden R227ea und
Luft gewdhlt sind. Der Einfluss von Umfangsmachzahl und Druckverhéltnis wird fur eine konstante
Umfangsreynoldszahl in einer groRen Bandbreite untersucht. Zur besseren Ubersicht wird bei der Vor-
stellung und Diskussion der Ergebnisse auf das fur Kompressoren (bliche Verdichtungsverhéltnis
(UM gompr) zurlickgegriffen. Die untersuchten Kennzahlen Ubersteigen bewusst die tblichen Einsatz-
bereiche trockenlaufender Schraubenkompressoren, um aufzuzeigen, in welchem Bereich die nicht-kon-
stante Steigung Potenzial zur Verbesserung der Energiewandlungsglite aufweist. Eine Bewertung an-
hand derzeit blicher Bedingungen wird anschlieRend in Abschnitt 7.5 durchgefihrt.

Auf Seite der geometrischen Kennzahlen werden fir ein konstantes L/D-Verhaltnis hg,/D-Verhaltnisse
von 2,8 %o, 1 %o und 0,5 %o untersucht. Das L/D-Verhdltnis ist h&ufig konstruktiv vorgegeben, der Ein-
fluss auf die Energiewandlungsgiite bei Variation des L/D-Verhéltnisses kann beispielsweise [Utr16]
entnommen werden. Das innere Volumenverhéltnis sowie die Gesamtumschlingung sind, wie im Opti-
mierungsablauf in Abbildung 6.18 dargestellt, Gegenstand der Optimierung. Fir die Gesamtumschlin-
gung @g4.s Wird eine Obergrenze von 650° gewahlt. Fur das Konzept der Multiple-Lead wird der Rotor
in bis zu elf Teilsegmente gleicher Lange unterteilt, um einen maéglichst freien Steigungsverlauf zuzu-
lassen. Die Verteilung der Gesamtumschlingung auf diese Segmente ist dann Gegenstand der Optimie-
rung. n = 1 entspricht hingegen konstanter Steigung, deren Umschlingungswinkel ¢ ebenfalls als Ge-
samtumschlingung ¢4 bezeichnet werden kann. Fir Dual-Lead werden die Umschlingungen des HD-
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und ND-Segmentes optimiert. Zur besseren Ubersichtlichkeit der Ergebnisse wird der Umschlingungs-
winkel nicht wie in der Tabelle entdimensioniert, sondern in Grad angegeben.

Tabelle 7.1: Variierte Kennzahlen und zugehérige Variationsbreiten zur Optimierung des inneren
isentropen Gilitegrades 7;;.

Physikalisch Geometrisch
K 1,06 und 1,4 L/D 1,6
Ma,, 02...1 hs,/D 0,0028; 0,001 und 0,0005
Verdichtungs- v wird optimiert
verhaltnis 2...12
(1/Mkompr) 360°/@ges wird optimiert
Re, 3,2 10°und
32-10° _
Multiple-Lead Dual-Lead
n|l..1l 360°/¢@yp | Wird optimiert
360°/¢; | wird optimiert | 360°/¢@yp | wird optimiert

Tabelle 7.2: Fir die Optimierung genutzte Konvergenzkriterien und Konstanten.

Parameter Wert
Residuum v;-Optimierung R,,, (GI. 6.5) 0,001
Residuum ¢ 4.,-Optimierung R, (GI. 6.15) 0,1 m?/s?
Residuen ¢;-, p- und @y p-Optimierung R, (G. 6.15) 0,7 m2/s2
Relative Fehlerschranke KaSim [Nad17] 0,0012
Reflektionskonstante y (Gl. 6.9) 1
Expansionskonstante 8 (Gl. 6.10) 2,5
Kontraktionskonstante a (GI. 6.11 und Gl. 6.12) 0,4

Die Residuen der Optimierung sind in Tabelle 7.2 zusammengefasst. Der Wert fiir die Optimierung des
inneren VVolumenverhaltnisses bezieht sich auf Gl. 6.5, wéhrend fiir die Umschlingungswinkel Gl. 6.15
gultig ist. Die Optimierung der Gesamtumschlingung ¢ ist in einen gesonderten Simplex ausgelagert.

Auf diese Weise kann die Maschinenoptimierung jeweils bei einer konstanten Gesamtumschlingung
durchgefuihrt werden. Der Vergleich der optimalen Rotorgeometrie bei konstanter Gesamtumschlingung
ist vorteilhaft fur die anschliefende Auswertung. Die Gesamtumschlingung ist optimiert, wenn das Re-
siduum den Wert 0,1 m#/s2 erreicht. Fur die Optimierung der Rotorsegmente bei konstanter Gesamtum-
schlingung bei nicht-konstanter Steigung wird ein Wert von 0,7 m#/s2 verwendet. Das Konvergenzkri-
terium der Kammermodellsimulation vergleicht Masse und Energie der Kammern der aktuellen Itera-
tion mit der vorangegangenen Iteration. Eine detaillierte Beschreibung des Konvergenzkriteriums kann
[Nad17] entnommen werden. Die Simulationen mit KaSim werden ohne die Berticksichtigung von War-
melbergéngen zwischen Fluid und angrenzenden Bauteilen durchgefiihrt. Alle Optimierungen werden
fir das asymmetrische SRM-Profil mit vier Haupt- und sechs Nebenrotorzahnen durchgefuhrt, fiir
das auch die Strémungsbeiwerte der Gehdusespalte ermittelt worden sind. Das Zahnezahlverhéltnis ist
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Gegenstand einer Variationsrechnung fir x =~ 1,06 in [Utrl6] und zeigt die hochsten Glitegrade bei
konstanter Steigung fiir das hier untersuchte Zahnezahlverhéltnis, weshalb im Rahmen dieser Arbeit auf
eine Z&hnezahlvariation verzichtet wird.

Die in der Kammermodellsimulation verwendeten Stromungsbeiwerte sind in Tabelle 7.3 zusammen-
gefasst. Die Stromungsbeiwerte der Stirn- und Gehdusespalte werden auf Grundlage der dimensionslo-
sen Kennzahlen bestimmt. Sollten die Kennzahlen am Spalt auBerhalb der in den jeweiligen Gleichun-
gen angegebenen glltigen Intervalle liegen, werden die Strémungsbeiwerte flr die nédchstgelegene, gil-
tige Kennzahl bestimmt. Die Strémungsbeiwerte der Ein- und Auslassflachen sowie des PE-Spaltes und
der Kopfrundungséffhung werden auf einen konstanten Wert von 0,8 eingestellt. Insbesondere die La-
dungswechselflachen und die Kopfrundungséffnung besitzen eine geringe Ausdehnung in Strémungs-
richtung, weshalb die Strémung wenig von Wandreibung beeinflusst wird und ein verh&ltnismé&Rig gro-
Rer Stromungsbeiwert gerechtfertigt ist. Fur den PE-Spalt ergibt sich meist ein konvergierend-divergie-
render Stromungskanal ohne Abrisskante, sodass auch hier ein vergleichsweise grof3er Stromungsbei-
wert angesetzt werden kann. Optimierungen mit konstanten Stromungsbeiwerten fiir alle Spaltverbin-
dungen und Ladungswechselflachen werden in [Utrl6], [Utrl7], [Utrl8a] und [Utrl8d] vorgestellt.

Das Potenzial nicht-konstanter Steigung wird zundchst fur ein Arbeitsfluid mit x = 1,06 ftr das mittlere
hs,/D-Verhaltnis untersucht. Mit Ausnahme des in diesem Abschnitt konstanten L/D-Verhaltnisses wer-
den die jeweils konstanten Kennzahlen zur Férderung der Ubersicht iiber den Diagrammen angegeben.

Tabelle 7.3:  In der Kammermodellsimulation genutzte Stromungsbeiwerte.

Spalt Stromungsbeiwert a
Stimspalt Gl. 5.14 mit ap, nach Gl. 5...9 fiir Re <1000
und ap, nach GI. 5.15 fur Re > 1000
Hauptrotorgehédusespalt Gl. 5.17
Nebenrotorgehdusespalt Gl. 5.16
PE-Spalt 0,8
Kopfrundungséffnung 0,8
Ein- und Auslassflachen 0,8

7.2 Verifizierung des Optimierungsalgorithmus

Zur Verifizierung des Optimierungsalgorithmus zeigt Abbildung 7.1 ein Kennfeld eines dreigeteilten
Multiple-Lead-Kompressors. Als Randbedingung sind ein Verdichtungsverhéltnis von vier, eine Um-
fangsmachzahl von 0,6 sowie eine Gesamtumschlingung von 300° gewahlt. Dargestellt ist der innere
isentrope Gutegrad tber den Umschlingungen ¢, und ¢4, die den Rotorsegmenten an der HD- und der
ND-Seite entsprechen. Eine Farbabstufung entspricht der Anderung des Giitegrades um ein Prozent. Zur
Erzeugung des Kennfeldes werden die geometrischen Parameter des dreigeteilten Rotors ohne Nutzung
des Optimierungsablaufs systematisch variiert. Dies umfasst die Umschlingungswinkel ¢, ¢, und ¢5,
die minimal 15° und maximal 270° aufweisen kénnen und in einer Schrittweite von 5° variiert werden.
Anders als in der Optimierung wird das optimale innere VVolumenverhéltnis ebenfalls tiber eine diskrete
Schrittweite ermittelt. Das minimale v; betragt zwei, das maximale fiinf und als Schrittweite wird 0,5
gewdhlt. Zur Erzeugung des dargestellten Kennfeldes sind damit die Simulation von 1378 Maschinen
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mit jeweils sieben inneren Volumenverhaltnissen nétig, was einen hohen Modellierungs- und Simulati-
onsaufwand darstellt.

k=106 | |Ma,=06 || Ullgompr =4 | |Rey=3,2:108 | | hgy/ D =0,001 | |@ges = 300°
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Abbildung 7.1: Innerer isentroper Giitegrad flir einen dreigeteilten Multiple-Lead-Kompressor bei

Variation der Umschlingungswinkel ¢, ¢, und ¢ sowie zugehoriger Weg des Op-
timierungsalgorithmus.

Der ebenfalls dargestellte Optimierungsweg des Simplex-Algorithmus kommt hingegen bei den drei
exemplarisch gewahlten initialen Maschinen mit der Simulation von 22 Steigungskonfigurationen zur
Bestimmung des Gltegradoptimums aus. Da aufgrund der festgelegten Gesamtumschlingung nur die
Umschlingungen von zwei Rotorsegmenten frei gewahlt werden kdnnen, entspricht die Optimierung
wie in Abschnitt 6.4.2 der Optimierung von n = 2 Optimierungsparametern, wodurch der Simplex aus
drei Maschinenkonfigurationen besteht. Als Startgeometrie wird die Maschine konstanter Steigung ge-
wahlt (¢, = @, = @3 = 100°). Ausgehend von dieser Konfiguration werden die Umschlingungswinkel
im Bereich von 10° veréndert, um die beiden weiteren initialen Maschinen zu erhalten. Die in dem
Diagramm dargestellten Pfeile représentieren den Optimierungsweg und verlaufen stets durch den
Schwerpunkt der beiden besseren Maschinen des jeweiligen Simplex. Eine Maschinenkonfiguration,
die in dem Algorithmus in jedem Schritt berechnet wird, ist die am Schwerpunkt reflektierte Maschine.
Fur den Optimierungsweg sind zur Forderung der Ubersichtlichkeit Reflektionen nur dargestellt, wenn
diese auch anschlieBend zur Bildung des neuen Simplex genutzt werden. In den ersten drei Iterationen
des Algorithmus kann der Giitegrad durch zwei Expansionen und eine Reflektion bereits deutlich ver-
bessert werden, sodass die Maschine aus Schritt 2 bereits in der N&he des Optimums liegt. Maschine 4
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und 5 werden durch innere Kontraktionen jeweils in den Schwerpunkt des jeweiligen Simplex gezogen.
Es schlieRen sich zwei &uBere Kontraktionen und eine innere Kontraktion an, wodurch der komplette
Simplex schlieRlich im optimalen Bereich des Kennfeldes liegt. Das Residuum wird auch ohne Durch-
fuhrung einer totalen Kontraktion erftllt und die optimale Maschinenkonfiguration ist ermittelt. Diese
Maschine verbessert bei der untersuchten Gesamtumschlingung den Gitegrad der initialen Maschine
konstanter Steigung um rund drei Prozentpunkte. Die damit bestimmte optimale Maschinengeometrie
wird im néchsten Abschnitt gemeinsam mit dem Wirkprinzip nicht-konstanter Steigung erlautert.

7.3 Vergleich zwischen konstanter und nicht-konstanter Steigung

Um die Wirkmechanismen nicht-konstanter Steigung detailliert zu erlautern, werden im Folgenden die
optimalen Maschinen fir konstante und nicht-konstante Steigung fiir beispielhafte Randbedingungen
gegeniibergestellt. Da das Prinzip bei grofRen Verdichtungsverhaltnissen besser veranschaulicht werden
kann, wird dieses im Vergleich zum letzten Abschnitt auf 1/Tlx 4, = 8 verdoppelt.

Abbildung 7.2 zeigt zunachst fir konstante Steigung die Verldufe des optimierten inneren isentropen
Gutegrades, des Liefergrades, eines normierten Férdermassenstroms sowie das zugehorige optimierte
innere VVolumenverhéltnis tiber dem HR-Umschlingungswinkel. Dieser stellt sich dabei als entscheiden-
der Parameter flr die Energiewandlungsgute heraus und soll im Folgenden detaillierter diskutiert wer-
den. Insbesondere fir kleine Umschlingungswinkel ist der Gitegrad reduziert, wahrend in einem breiten
Optimalbereich um ¢ = 450° die héchsten Giitegrade erzielt werden kénnen. Der Liefergrad erreicht
sein Maximum bei ¢ = 250°, sinkt anschliefend und bleibt fir ¢ > 450° nahezu konstant. Der auf den
zu ¢ = 250° gehdrenden Wert normierte Fordermassenstrom erreicht seinen Maximalwert ebenfalls bei
@ = 250° und nimmt anschliefend kontinuierlich ab. Das optimierte innere VVolumenverhéltnis steigt
hingegen stetig mit dem Umschlingungswinkel an.

k=106 | |Ma, =06 || Ullgompr =8 | |Re, =3,2:10%| | hg,/ D =0,001
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Abbildung 7.2: Verlaufe des optimierten, inneren isentropen Gitegrades sowie des Liefergrades
und des auf s von ¢ = 250° normierten Massenstroms und zugehdriges, optimales
v; flr konstante Steigung bei Variation des HR-Umschlingungswinkels.
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Zur Erklarung dieser Verldufe sind in Abbildung 7.3 zundchst die VVolumenkurven fir verschiedene
Umschlingungswinkel dargestellt. Mit steigendem Umschlingungswinkel reduziert sich das maximale
Kammervolumen der Maschine und es ergibt sich ein Abflachen der Volumenkurve. Aufgrund des
dadurch langeren Arbeitsspiels und der mit dem Umschlingungswinkel steigenden Spaltflache (nicht
dargestellt) ergibt sich ein groReres Potenzial fiir Spaltmassenstrdome, was sich in dem sinkenden Lie-
fergrad in Abbildung 7.2 widerspiegelt. Fir ¢ > 450° ergibt sich hingegen eine abdichtende Wirkung
aufgrund der vielen hintereinander geschalteten Kammern. Neben dem gréeren Potenzial fiir dissipa-
tive Spaltmassenstrome steht dem Fluid mit steigendem Umschlingungswinkel jedoch ein groRerer
Drehwinkelbereich zum Ausschieben zur Verfligung, der in Abbildung 7.3 beispielhaft fir v; = 3 rot
markiert ist. Gemeinsam mit einer langeren Ausschiebephase nimmt dadurch die Auslassflache bei glei-
chem inneren Volumenverhéltnis zu, da die Kammer&ffnung bei einem fritheren Umschlingungswinkel
erreicht wird (vgl. Abschnitt 6.3.4). Wie in Abbildung 7.2 dargestellt ist, kdnnen bei Steigerung des
Umschlingungswinkels dadurch entsprechend groRRere optimale innere VVolumenverhéltnisse realisiert
werden, was sich positiv auf den Gltegrad auswirkt. Fir kleine Umschlingungswinkel ergeben sich
hingegen geringe optimale innere Volumenverhaltnisse, sodass die Kammer frih zum HD-Stutzen 6ff-
net, ohne bereits den Hochdruck in der Kammer erreicht zu haben. Wieso dieser nicht-angepasste Be-
trieb energetisch glinstig sein kann, kann anhand von pV-Diagrammen erldutert werden, vgl. Abbildung
7.4. Das Diagramm zeigt beispielhaft fur ¢ = 400° pV-Diagramme fur drei verschiedene innere VVolu-
menverhdaltnisse. Um ein gemeinsames pV-Diagramm der zeitweise auf Haupt- und Nebenrotorseite
aufgeteilten Kammer zu erzeugen, werden die Driicke anhand der jeweiligen Kammervolumina gemit-
telt, die gemeinsam eine Kammer bilden:
PuR " Vur + Dar " Var

p = Gl.7.1
P Vur + Vng

Neben Spaltmassenstrémen ist ein weiterer dissipativer Effekt die Drosselung wahrend des Ausschie-
bens. Dabei kommt es zu einer Druckerhdhung in der Kammer uber den im HD-Stutzen vorliegenden
Gegendruck, da die zur Verfligung stehende Auslassflache nicht ausreicht, um das Fluid annahernd iso-
bar auszuschieben. Dadurch wird die Flache des pV-Diagramms und damit die aufzuwendende Arbeit
des Kompressors vergrofert (besonders ausgepragt fir v; = 5,1 in Abbildung 7.4). Die Auslassdrosse-
lung ist ein wichtiger dissipativer Mechanismus und dominiert die Verluste insbesondere, wenn kleine
Umschlingungswinkel und hg,/D-Verhaltnisse mit groRen inneren Volumenverhaltnissen und Um-
fangsmachzahlen kombiniert werden. Zum Erreichen eines hohen Gltegrades ist es entsprechend vor-
teilhaft, wenn eine mdoglichst geringe Differenz zwischen Hochdruck und Kammerdruck wahrend des
Ausschiebens besteht. Aus diesem Grund ist der nicht-angepasste Betrieb bei geringen Umschlingungs-
winkeln energetisch gunstiger, als bei hoheren inneren Volumenverhaltnissen Auslassdrosselung zu ver-
ursachen.

Neben der Gradientenanderung der Volumenkurve ergibt sich mit steigendem Umschlingungswinkel
eine Reduzierung des zu verdrangenden Volumens aufgrund der kleineren maximalen Kammervolu-
mina. Grund hierfiir ist der Zahneingriff der Rotoren im ND-seitigen Stirnschnitt, noch bevor die Kam-
mer den HD-seitigen Stirnschnitt erreicht hat. Die Gesamtlange der Rotoren wird dadurch bei groRen
Umschlingungswinkeln nicht mehr komplett zur VergroBerung des Kammervolumens ausgenutzt. Als
Resultat ergibt sich fur kleine Umschlingungswinkel in der Regel ein groerer Férdermassenstrom. Eine
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Ausnahme stellen die kleinsten untersuchten Umschlingungswinkel (¢ < 250°) dar, bei denen das Kam-
mervolumen zwar groB, die beschriebene Auslassdrosselung aber derart ausgeprégt ist, dass die Druck-
erhéhung in der Kammer zu deutlich mehr Spaltmassenstrémen fiihrt und dadurch Férdermassenstrom,
Liefergrad und Giitegrad reduziert.

1,2 ¢ = 200°
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Abbildung 7.3:  Auf V.4, vOn @ = 200° normierte Volumenkurven bei Variation des Umschlin-
gungswinkels bei konstanter Steigung, in rot markiert der Bereich des Ausschiebe-
vorgangs fur v; = 3.

k=106 | | Ma, =06 || Ulgompr =8 | |Rey=3,2108 | | hs,/ D =0,001 | | =400°

10 v; =51
9
8 -
7
~ 6 ]
2 4
|
QU 3 -
2 -
1
0 T T T T 1
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1

(Vg + Vr) | Vi [

Abbildung 7.4: pV-Diagramme fur verschiedene innere Volumenverhaltnisse bei konstanter Stei-
gung.
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Abbildung 7.5:  Verlauf des inneren isentropen Gutegrades fiir die v;- und giitegradoptimierten Ma-
schinen fiir Multiple-Lead bei Variation von Gesamtumschlingung und Segment-
zahl.

Damit ergibt sich der optimale Gitegrad fiir die Maschine konstanter Steigung durch den besten Kom-
promiss zwischen Spaltmassenstromen und Auslassdrosselung. Da die Spaltmassenstrome bei den un-
tersuchten Randbedingungen weniger relevant sind, ergibt sich fir ¢ > 400° ein breiter optimaler Um-
schlingungswinkelbereich, da die Auslassdrosselung aufgrund der beschriebenen Effekte hier deutlich
reduziert ist.

Im Folgenden wird das Potenzial nicht-konstanter Steigung in Form von Multiple-Lead bei Variation
der Anzahl der Rotorsegmente diskutiert. Abbildung 7.5 zeigt den inneren isentropen Giitegrad als
Funktion der Segmentzahl flr verschiedene Gesamtumschlingungen. Die Segmentzahl n = 1 entspricht
dabei den aus Abbildung 7.2 bekannten Ergebnissen konstanter Steigung. Mit der Aufteilung in zwei
gleich lange Segmente (n = 2) lasst sich der Giitegrad fur alle Gesamtumschlingungen deutlich verbes-
sern und Ubersteigt fir groBe Gesamtumschlingungen den maximalen Gitegrad konstanter Steigung.
Einzig flr ¢ 4.5 = 200° ist der Gutegrad auch mit nicht-konstanter Steigung auf vergleichsweise niedri-
gem Niveau. Eine weitere Erhéhung der Segmentzahl (n = 3) fuhrt zu einer weiteren Verbesserung des
Gutegrades. Eine Unterteilung der Rotoren in mehr als drei Segmente flihrt hingegen nur noch zu einer
geringen Gutegradverbesserung. Fir n = 11 ist teilweise sogar eine geringfiigige Reduzierung des Gu-
tegrades zu verzeichnen, die auf die vielen Freiheitsgrade und das genutzte Konvergenzkriterium im
Optimierungsalgorithmus zuriickzufiihren ist.

Zur weiteren Erklarung sind die Ergebnisse aus Abbildung 7.5 in Abbildung 7.6 (iber dem Gesamtum-
schlingungswinkel aufgetragen. Fur alle Segmentzahlen ergibt sich das Optimum der nicht-konstanten
Steigung bei ¢4, = 300°. Des Weiteren wird bei den hier untersuchten Randbedingungen eine Giite-

gradverbesserung von mehr als drei Prozentpunkten deutlich. Im Vergleich zur konstanten Steigung
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wird der optimale Giitegrad bei deutlich reduzierter Gesamtumschlingung erreicht. Der mit Dual-Lead
optimierte Gutegrad ist ebenfalls im Diagramm dargestellt und liegt, insbesondere im optimalen Ge-
samtumschlingungswinkelbereich, im Bereich der maximalen Gtegrade von Multiple-Lead.

Abbildung 7.7 zeigt die zu ¢4, = 300° gehdrigen, optimierten Rotorgeometrien flr verschiedene Seg-
mentzahlen der Multiple-Lead sowie die optimierte Rotorgeometrie fur Dual-Lead. Fir Multiple-Lead
zeigt sich ein eindeutiger Trend zu einem groRen Umschlingungswinkel der hochdruckseitigen Seg-
mente, wahrend die niederdruckseitigen Segmente nur einen geringen Umschlingungswinkel aufweisen.
Obwohl aufgrund der grofRen Zahl der Freiheitsgrade bei einer groBen Segmentzahl auch eine kontinu-
ierliche Steigungsénderung der Rotoren moglich wére, bestehen die optimierten Geometrien naherungs-
weise nur aus zwei Abschnitten unterschiedlicher Rotorldnge und stimmen nahezu mit der optimierten
Geometrie der Dual-Lead Maschine tberein.
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Abbildung 7.6: Verlauf des inneren isentropen Gutegrades fiir die v;- und giitegradoptimierten Ma-
schinen fiir konstante Steigung sowie Multiple- und Dual-Lead bei Variation von
Gesamtumschlingung und Segmentzahl.

n=11 Dual-Lead

Abbildung 7.7: Vergleich der optimierten Rotorgeometrien fir ¢4, = 300° fir konstante Steigung
(n = 1), Multiple-Lead flr verschiedene Segmentzahlen und Dual-Lead (oben HD-
Seite, unten ND-Seite).
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Abbildung 7.8: Auf die Maximalwerte von n = 11 normierten Volumenkurven und Auslassflachen
der v;-optimierten Maschine konstanter Steigung, der optimierten Multiple-Lead
fir zwei, drei und elf Segmente sowie der optimierten Dual-Lead als Funktion des
Hauptrotordrehwinkels.

Zur Erklarung zeigt Abbildung 7.8 die zu den dargestellten Rotorpaaren gehdrigen normierten Volu-
menkurven sowie die normierten Auslassflachen und dient der Erklarung der aus der nicht-konstanten
Steigung resultierenden geometrischen Vorteile. Die Verlaufe sind auf die jeweiligen Maximalwerte
von n = 11 normiert. Wie bei der Untersuchung der konstanten Steigung erldutert, ist die Gesamtum-
schlingung der Haupteinflussparameter fur das maximale Kammervolumen. Dennoch sind die maxima-
len Kammervolumina der nicht-konstanten Steigung im Vergleich zur konstanten Steigung geringfugig
groRer. Der Grund liegt in der groRen Umschlingung der HD-seitigen Segmente. Diese sorgt dafiir, dass
der Zahneingriff der Rotoren, der das maximale Kammervolumen reduziert, auf einen geringeren Be-
reich der Rotorldnge beschrankt ist. Aus diesem Grund ist beispielsweise das Maximalvolumen fur
n =11 um 1,2 % groRer als das der konstanten Steigung.

Die Volumenkurve konstanter Steigung weist wahrend der Verdichtung lediglich einen Bereich linearer
Volumenanderung auf. Die Offnung zum HD-Stutzen erfolgt fiir das optimale innere Volumenverhaltnis
von v; = 3,9 zu einem spaten Hauptrotordrehwinkel, wodurch die Auslassflache verhaltnismaRig klein
ausféllt. Die Folge ist die bereits diskutierte Drosselung wahrend des Ausschiebens, die im pV-Dia-
gramm in Abbildung 7.9 zu sehen und im Vergleich zu Abbildung 7.4 aufgrund des kleineren Um-
schlingungswinkels starker ausgepragt ist. Die Aufteilung in zwei Rotorsegmente bringt bereits eine
signifikante Anderung im Verlauf der Volumenkurve mit sich. Durch die geringe Umschlingung auf der
ND-Seite des Kompressors ergibt sich direkt zu Beginn der Verdichtung eine rapide Volumenabnahme.
Wéhrend das Kammervolumen fur n = 2 dadurch schnell auf 50 % des Maximalvolumens reduziert
wird, betragt das Kammervolumen der konstanten Steigung bei gleichem Hauptrotordrehwinkel noch
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rund 70 % des Maximalvolumens. Erreicht der Zahneingriff fir n = 2 den hochdruckseitigen Bereich
groBer Rotorumschlingung, so ergibt sich fiir die Volumenkurve eine deutliche Anderung des Gradien-
ten. Im Vergleich zu den Volumenkurven konstanter Steigung ergeben sich fur nicht-konstante Steigun-
gen keine symmetrischen VVolumenkurven, vgl. Abbildung 7.8. Die Kammer entsteht im ND-seitigen
Stirnschnitt, wo durch den Zahneingriff auch die Verdichtungsphase beginnt. Dementsprechend weist
die Volumenkurve bei Kammerentstehung und bei Verdichtungsbeginn eine starke Volumenéanderung
auf, wéhrend vor Erreichen des maximalen Kammervolumens und vor dem Verschwinden der Kammer
zum Ende des Arbeitsspiels eine deutlich geringere Volumenénderung vorherrscht. Der abgeflachte
Verlauf der Volumenkurve wéhrend des Ausschiebens fuhrt zu einem Erreichen der hochdruckseitigen
Steuerkanten bei einem im Vergleich zur konstanten Steigung friheren Hauptrotordrehwinkel. Folglich
fallt die zur Verfligung stehende Auslassflache deutlich gréier aus als bei konstanter Steigung, obwohl
gleichzeitig ein groReres inneres Volumenverhaltnis von v; = 5 realisiert wird. Dadurch ergibt sich im
pV-Diagramm ein Offnen der Kammer zum HD-Stutzen bei einem kleineren Kammervolumen. Das
optimierte Zusammenspiel aus Auslassflache und Gradient der Volumenkurve bedingt eine Reduktion
der Auslassdrosselung aufgrund des reduzierten Ausschiebevolumenstroms. Der geometrische Vorteil
der nicht-konstanten Steigung besteht also darin, dass der bei konstanter Steigung festgelegte Zusam-
menhang zwischen innerem Volumenverhaltnis, GroRe der Auslassflache und Anderung des Kammer-
volumens flr nicht-konstante Steigung nicht mehr besteht. Stattdessen ergibt sich die optimale Rotor-
geometrie der nicht-konstanten Steigung durch ein optimiertes Zusammenspiel aus Volumenkurve,
Spalt- und Ladungswechselflachen. Auf diese Weise kann ein Arbeitsspiel mit mdglichst geringer An-
saug- und Auslassdrosselung erreicht werden. Darliber hinaus lasst sich ein inneres Volumenverhéltnis
einstellen, das einen nahezu angepassten Betrieb, ohne Uber- oder Unterkompression, realisiert. Des
Weiteren sollte die Kompression kurz vor dem Ausschiebevorgang stattfinden. Dadurch wird das Po-
tenzial fir Spaltmassenstrome auf einen kleineren Bereich des Arbeitsspiels reduziert.
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Abbildung 7.9: pV-Diagramme der v;-optimierten Maschine konstanter Steigung, der optimierten
Multiple-Lead fiir zwei, drei und elf Segmente sowie der optimierten Dual-Lead.
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Der beschriebene Idealzustand kann mit dem eben diskutierten, zweigeteilten Rotor nicht ganzlich rea-
lisiert werden. Es zeigt sich zwar eine deutliche Verbesserung der Auslasssituation, jedoch fiihrt die
geringe Umschlingung auf der Niederdruckseite auch zu einer Verstarkung der Ansaugdrosselung (vgl.
Abbildung 7.9) direkt nach der Kammerentstehung. Dies ist auf die grofle Volumenzunahme nach der
Kammerentstehung zuriickzufiihren, die in Abbildung 7.8 zu sehen ist und zu einer Vergréfierung der
aufzuwendenden Arbeit fihrt. Dartber hinaus erhoht die rapide Volumenabnahme zum Beginn der Ver-
dichtung das Potenzial fiir Spaltmassenstrome, da aufgrund der friihen Kompression Uber einen grof3en
Bereich des Arbeitsspiels ein hoher Druck in der Kammer vorherrscht. Dieser Umstand kann durch
einen dreigeteilten Rotor (n = 3) verbessert werden. Das optimierte Rotorpaar weist HD-seitig eine
groBe Umschlingung zur VergrofRerung der Auslassflache auf. Die Steigung dieses Segmentes ist dabei
noch geringer als bei dem zweigeteilten Rotor und fuhrt damit zu einem noch flacheren Verlauf der
Volumenkurve wahrend des Ausschiebens. Die Auslassflache kann dadurch erneut vergroRert, der Be-
trag des Gradienten der Volumenkurve verringert und gleichzeitig das optimale innere Volumenverhélt-
nis gesteigert werden. Der mittlere Rotorbereich ist gering umschlungen und realisiert dadurch eine
schnelle Kompression, im Vergleich zu n = 2 jedoch zu einem spéateren Zeitpunkt des Arbeitsspiels. Die
fir n = 2 aufgetretenen Verluste wahrend des Ansaugens werden durch eine geringfugig vergroRRerte
Umschlingung des ND-seitigen Segmentes umgangen. Diese geringfugig kleinere Steigung im Bereich
des ND-seitigen Rotorendes ist ebenfalls bei der in Abschnitt 2.7 vorgestellten, kommerziell vertriebe-
nen Maschine in Abbildung 2.11 zu sehen. Eine weitere VergroRerung der Segmentzahl auf n = 5 bzw.
n = 11 bringt das pV-Diagramm deutlich ndher an den beschriebenen Idealzustand und flihrt zu nahezu
identischen Rotorgeometrien. Eine derart grole Zahl an Segmenten ist fir eine energetische Optimie-
rung des Kompressors daher nicht notig. Obwonhl eine angenaherte kontinuierliche Anderung der Stei-
gung, wie in Abbildung 6.1 dargestellt, moglich ware, bilden die vielen Segmente gleicher Lange Ro-
toren, die ndherungsweise nur aus zwei Abschnitten mit unterschiedlicher Lange und Steigung bestehen.
Wéhrend der HD-seitige Abschnitt fur die flache VVolumenkurve wahrend des Ausschiebens und die
damit verbundene optimierte Auslassflache sorgt, bedingt der ND-seitige Abschnitt eine zligige Kom-
pression kurz vor Beginn des Ausschiebens bei gleichzeitig geringen Ansaugdrossel- und Spaltverlus-
ten. Die Rotorgeometrien von n =5 und n = 11 stimmen dabei nahezu mit der optimalen Geometrie fiir
Dual-Lead Uberein. Es zeigen sich lediglich vernachléassigbare Unterschiede in VVolumenkurve, Auslass-
flache und dem resultierenden pV-Diagramm. Damit zeigt sich, dass die Optimierung der Multiple-Lead
im Bereich der optimalen Gesamtumschlingung auf eine Dual-Lead Geometrie flihrt. Zur Optimierung
der nicht-konstanten Steigung ist es daher ausreichend, den Rotor in zwei Abschnitte unterschiedlicher
Steigung und Lange zu unterteilen. Der festgestellte Zusammenhang gilt in guter N&herung fur alle
untersuchten Randbedingungen. Gegentber der Multiple-Lead reduziert die Dual-Lead-Geometrie die
Anzahl der Freiheitsgrade und damit den Optimierungsaufwand signifikant. Des Weiteren ist die Dual-
Lead-Geometrie im Hinblick auf eine praktische Umsetzung der Maschine vermutlich zu bevorzugen.
Die weiteren Optimierungsergebnisse beschranken sich daher auf die Vorstellung der Ergebnisse fiir
Dual-Lead.

Neben der diskutierten Auslassflachensituation besitzt die Spaltsituation Einfluss auf die Energiewand-
lungsgute. Flr die eben diskutierten Randbedingungen vergleicht Abbildung 7.10 den normierten Fl&-
chenverlauf von Blasloch und PE-Spalt wéhrend des Verdichtens und Ausschiebens flr konstante Stei-
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gung und die optimierte Dual-Lead-Geometrie, wobei die Verbindungen mit der nachfolgenden Kam-
mer dargestellt und auf die maximalen Werte der Dual-Lead-Maschine normiert sind. Bei konstanter
Steigung ergibt sich nach Ausbildung des Blasloches eine konstante Flache, wéhrend sich fiir die Dual-
Lead-Maschine bei Erreichen des HD-Segmentes (Abbildung 6.17) entsprechend eine Reduzierung der
Blaslochflache ergibt. Fir den dargestellten PE-Spaltverlauf sind die vier in Abschnitt 6.3.5 vorgestell-
ten Spaltanteile aufsummiert. Flr Dual-Lead zeigt sich auch hier bei Erreichen des HD-Segmentes eine
Reduzierung der Spaltbreite, die auf die kleinere Steigung des Segmentes zuriickzuflihren ist. Wahrend
des Ausschiebens ergibt sich so eine kleinere Spaltbreite als fiir die konstante Steigung. Demgegentiber
steht die schnellere Volumenreduzierung wéhrend der Verdichtung, wodurch der Kammerdruck friih-
zeitig steigt und damit das Potenzial fiir Spaltmassenstrome erhoht ist.
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Abbildung 7.10: Auf die jeweiligen Maximalwerte der Dual-Lead normierten Volumenkurven, Blas-
lochflachen und PE-Spaltbreiten fur konstante Steigung und Dual-Lead als Funk-
tion des Hauptrotordrehwinkels.

Abbildung 7.11 zeigt die auf die Maximalwerte der Dual-Lead-Maschine normierten Breitenverlaufe
des Gehdausespaltes von Haupt- und Nebenrotor zur Nachfolgekammer fiir konstante Steigung. Zusétz-
lich sind die in der Kammermodellsimulation genutzten Stromungsbeiwerte dargestellt, welche fiir den
Hauptrotor nach GI. 5.17 und fir den Nebenrotor nach Gl. 5.16 in Abhéngigkeit der am Spalt anliegen-
den dimensionslosen Kennzahlen bestimmt werden. Wie bei der Untersuchung der Spaltstromungen in
Abschnitt 5 vorgestellt, ergeben sich fir den Hauptrotor entsprechend gréliere Stromungsbeiwerte. Fir
beide Spalttypen ergibt sich zunéchst ein starker Anstieg des Stromungsbeiwertes mit dem Hauptrotor-
drehwinkel, der auf den Beginn der Verdichtung in der Kammer zurtickzufiihren ist. In der Folge ergibt
sich ein abnehmendes Druckverhaltnis zur Nachfolgekammer sowie ein Anstieg der Reynoldszahl am
Spalt (in Abbildung 7.11 exemplarisch fur den NR-Gehdusespalt dargestellt). Wenn die Kammeranteile
von Haupt- und Nebenrotor verbunden sind, weisen jedoch beide Geh&dusespalte aufgrund der identi-
schen Spalththe die identische theoretische Reynoldszahl Re;;, auf. Die Reynoldszahl Rey, am HR-
Gehdusespalt unterscheidet sich entsprechend um den Faktor aygreg / @ygrreg Und ist dadurch ver-

gleichsweise groRer. Der Beginn der Verdichtung bedingt zunéchst, dass die Fluiddichte in der Kammer
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steigt und das Druckverhdltnis zur Nachfolgekammer sinkt. Beide GroRen gehen in die Berechnung des
theoretischen Massenstroms (vgl. GI. 2.8) ein und sorgen fir einen Anstieg der mit dem theoretischen
Massenstrom gebildeten theoretischen Reynoldszahl. Diese hat wiederum Gl. 5.16 (bzw. fur den Haupt-
rotor Gl. 5.17) entsprechend einen Einfluss auf den Stromungsbeiwert, der in der Folge ebenfalls an-
steigt und mit der theoretischen Reynoldszahl zur in der Abbildung dargestellten Reynoldszahl verrech-
net werden kann. Wahrend des Ausschiebens steigt das Druckverhéltnis zeitweise wieder an, was den
Verlauf der Stromungsbeiwerte jedoch nicht merklich beeintrachtigt, da das Druckverhéltnis nicht direkt
zur Berechnung der Strémungsbeiwerte an den Gehausespalten genutzt wird. Jedoch sinkt grundsétzlich
mit steigendem Druckverhaltnis im unterkritischen Druckbereich der theoretische Massenstrom und da-
mit auch die theoretische Reynoldszahl. Das Absinken der Reynoldszahl bei i = 780° ist mit der Redu-
zierung des Druckes in der Kammer wahrend des Ausschiebens zu begriinden, vgl. Abbildung 7.9, da
das Druckverhéltnis hier Gberkritisch ist und den theoretischen Massenstrom daher nicht beeinflusst.
Die Reynoldszahl ist zum Ende des Arbeitsspiels jedoch derart groR, dass eine geringe Anderung kaum
Einfluss auf den Strémungsbeiwert hat, vgl. Abbildung 5.34.
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Abbildung 7.11: Auf die jeweiligen Maximalwerte der Dual-Lead normierte Volumenkurve und Ge-
hausespaltbreiten und zugehorige Stromungsbeiwerte sowie Druckverhaltnis zur
Nachfolgerkammer (ausgewertet in der NR-Kammer) und Reynoldszahl am NR-Ge-
h&usespalt fur konstante Steigung als Funktion des Hauptrotordrehwinkels.

Abbildung 7.12 zeigt analog die Verl&ufe der optimierten Dual-Lead-Maschine. Im Vergleich zur kon-
stanten Steigung weisen die Spaltbreitenverlaufe eine Gradientenanderung auf, sobald der Zahneingriff
das HD-Segment erreicht. Bei VVorliegen der Kammer im HD-Segment ergeben sich gréfiere Stromungs-
beiwerte, da hier aufgrund der geringen Steigung kleinere Spaltlangen vorliegen, die den Spaltdurch-
fluss beglnstigen und dadurch Strémungsbeiwerte bedingen, die im Vergleich zur konstanten Steigung
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auf einem geringflgig hoheren Niveau liegen. Da mithilfe von Dual-Lead der Ausschiebevorgang ver-
langert und die Auslassdrosselung reduziert werden, ergibt sich ein geringerer Maximaldruck als bei
konstanter Steigung, wodurch auch die Reynoldszahl einen geringen Maximalwert annimmt. Dariiber
hinaus ergeben sich deutlich weniger Druckénderungen wahrend des Ausschiebens (vgl. Abbildung
7.9). Dadurch befindet sich das Druckverhéltnis im letzten Bereich des Arbeitsspiels nahe eins und wird
kurzzeitig sogar groRer eins, sodass die Kammer von ihrem Nachfolger ber den Spalt beftllt wird. Fiir
ein Druckverhéltnis nahe eins ergibt sich aufgrund der Vernachlassigung des Einflusses der Umfangs-
machzahl am Spalt nur ein geringer theoretischer Spaltmassenstrom, sodass theoretische Reynoldszahl
und folglich auch Stromungsbeiwert in diesem Bereich kurzzeitig stark reduzierte Werte annehmen.*
Dadurch ergeben sich die zeitweise ebenfalls geringe Reynoldszahl und damit geringe Spaltmassen-
strome. Der geometrische Verlauf der Stirnspalte hangt nur von der Gesamtumschlingung ab und ist
daher fir die beiden betrachteten Maschinen identisch, sodass hier auf eine detaillierte Betrachtung ver-
zichtet wird.
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Abbildung 7.12: Auf die jeweiligen Maximalwerte der Dual-Lead normierte Volumenkurve und Ge-
h&usespaltbreiten und zugehdrige Stromungsbeiwerte sowie Druckverhéltnis zur
Nachfolgerkammer (ausgewertet in der NR-Kammer) und Reynoldszahl am NR-Ge-
hausespalt fur Dual-Lead als Funktion des Hauptrotordrehwinkels.

Bei den hier untersuchten Randbedingungen bewirkt die Verwendung der nicht-konstanten Steigung
eine beachtliche Verbesserung des inneren isentropen Giitegrades um 3,2 Prozentpunkte. Neben dieser
energetischen Verbesserung ergeben sich weitere Vorteile, die aus den hier genutzten dimensionslosen

11 Da die Hauptrotorkammer kurz vor ihrem Verschwinden prozentual einer starken Volumenanderung unterliegt,
weicht hier der Druck geringfuigig vom Druck in der Nebenrotorkammer ab, sodass ein geringer Versatz im Abfall
des Stromungsbeiwertes beziiglich des Hauptrotordrehwinkels zu verzeichnen ist.
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Kennzahlen nicht ersichtlich sind. Fir die konstante Steigung zeigt Abbildung 7.2 bereits, dass der For-
dermassenstrom mit steigendem Umschlingungswinkel sinkt. Des Weiteren sinkt der Liefergrad im un-
tersuchten Bereich aufgrund steigender Spaltmassenstrome. Fur ¢ = 400°, was fiir konstante Steigung
im optimalen Bereich des ebenfalls dargestellten Giitegrades angesiedelt ist, betrdgt der Massenstrom
nur noch 81,6 % des Massenstroms einer Maschine mit ¢ = 250°. Mithilfe nicht-konstanter Steigung
kann der Kompressor auch bei geringer Gesamtumschlingung effizient arbeiten, wodurch das maximale
Kammervolumen wiederum vergroRert wird. Im Vergleich zur konstanten Steigung mit ¢ = 400° ergibt
sich fiir Dual-Lead bei ¢g4.s = 300° ein um 19 % gréRerer Massenstrom. Abbildung 7.13 zeigt den
inneren isentropen Gutegrad fir konstante Steigung und Dual-Lead (iber dem auf den Maximalwert von
Dual-Lead normierten Férdermassenstrom. Diese aus dem Bereich der Pareto-Optimierung bekannte
Darstellung liefert die Mdglichkeit, optimale Maschinen bei mehr als einem Optimierungsparameter,
hier dem inneren isentropen Glitegrad sowie dem normierten FOrdermassenstrom, zu bestimmen. Die
bestmogliche Maschine wirde bei beiden KenngréRen den Wert 1 aufweisen. Da dies technisch nicht
maoglich ist, muss entschieden werden, welche Maschine die grofite Wertigkeit aufweist. Wahrend die
Kurve konstanter Steigung in Richtung maximalem normierten Férdermassenstroms deutlich abfallt, ist
mit Dual-Lead aufgrund der reduzierten Drosselung auch bei groflen Férdermassenstromen ein effizi-
enter Betrieb mdglich, sodass die Maschine deutlich ndher am Idealzustand liegt. Neben der beachtli-
chen Verbesserung des Glitegrades ergibt sich mit nicht-konstanter Steigung damit die Mdglichkeit, bei
gleicher Baugrofiie einen deutlich gréBeren Massenstrom durchzusetzen und damit eine bessere Bau-
raumausnutzung zu realisieren. Da in der Regel ein direkter Zusammenhang zwischen Gesamtumschlin-
gung und Férdermassenstrom der Maschine besteht, ist eine Pareto-Optimierung im Rahmen dieser Ar-
beit nicht nétig. Bei identischem Giitegrad ist aufgrund des grofReren Massenstroms die Maschine mit
der geringeren Gesamtumschlingung zu bevorzugen.

Zur weiteren Erlauterung der optimalen Dual-Lead-Geometrien zeigt Abbildung 7.14, wie die Gesamt-
umschlingung und die Rotorlange bei Variation der Gesamtumschlingung auf die beiden Segmente ver-
teilt sind. Dabei zeigt sich, dass die Umschlingung des HD-Segmentes und die Langen der beiden Seg-
mente fur die optimierten Maschinengeometrien nahezu konstant sind. Bei Erhéhung der Gesamtum-
schlingung steigt damit entsprechend die Umschlingung des ND-Segmentes. Die Ergebnisse unterstrei-
chen damit, dass mithilfe nicht-konstanter Steigung insbesondere der Ausschiebevorgang optimiert wird
und fir das HD-Segment eine von den Randbedingungen abhéngige, giitegradoptimale Umschlingung
und Lénge vorliegen. Eine Verringerung des Umschlingungswinkels des HD-Segmentes wiirde bei den
gegebenen Randbedingungen die Auslassdrosselung steigern, oder bei VergrofRerung des Umschlin-
gungswinkels die Spaltmassenstrdme beglinstigen, denen wahrend des Ausschiebens aufgrund des ho-
hen Druckes in der Maschine eine besondere Bedeutung zukommt. Eine VergroRerung der Lange des
HD-Segmentes wiirde hingegen dazu fihren, dass die VVolumenkurve abflacht, obwohl die Maschine
noch nicht im Ausschiebevorgang ist, was dementsprechend ebenfalls Spaltmassenstréme begiinstigt.
Eine VergroRerung der Umschlingung des ND-Segmentes besitzt hingegen keinen groRen Einfluss auf
die Energiewandlungsgtite und hat lediglich ein Abflachen der VVolumenkurve in den entsprechenden
Bereichen und dadurch einen langsameren Druckaufbau zur Folge. Da hier in der Regel das Potenzial
flr Spaltmassenstrome kleiner ist, ist der Einfluss auf den Giitegrad gering. Bei VergréRerung der Ge-
samtumschlingung sind auBerdem das maximale Kammervolumen und damit auch das Potenzial fir
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Auslassdrosselung geringer, weshalb Umschlingung und Lénge des HD-Segmentes mit gréRerer Ge-

samtumschlingung geringfugig reduziert werden.
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Abbildung 7.13: Verlauf des optimierten inneren isentropen Gutegrades als Funktion des normierten
Fordermassenstroms fiir konstante Steigung und Dual-Lead.
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Abbildung 7.14: Umschlingungswinkel und Aufteilung der Segmentlangen von HD- und ND-Segment

der optimierten Dual-Lead-Maschinen als Funktion der Gesamtumschlingung.
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7.4 Ergebnisse der Optimierungen

Im letzten Abschnitt ist das Wirkprinzip nicht-konstanter Steigung im Vergleich mit konstanter Steigung
fur exemplarische Randbedingungen erldutert worden. Im Folgenden werden die dimensionslosen
Kennzahlen systematisch variiert und untersucht, in welchem Kennzahlbereich energetisches Potenzial
fur die Anwendung nicht-konstanter Steigung besteht.

7.4.1 Variation von Umfangsmachzahl und Verdichtungsverhéltnis

Zundchst werden die Auswirkungen einer Variation des Verdichtungsverhéltnisses fur Ma, = 0,6 un-
tersucht. Abbildung 7.15 zeigt die Verlaufe des optimierten Gutegrades und inneren VVolumenverhalt-
nisses sowie den zugehorigen Liefergrad von konstanter Steigung und Dual-Lead tUber der Gesamtum-
schlingung fur verschiedene Verdichtungsverhaltnisse. Im Folgenden werden zunachst die gestrichelt
dargestellten Verlaufe konstanter Steigung diskutiert. Da aufgrund der untersuchten Umfangsmachzahl
der Einfluss der Spaltmassenstrome vergleichsweise gering ist, kdnnen fur kleine Verdichtungsverhélt-
nisse Gitegrade bis zu 90 % erzielt werden. Jedoch sinkt der maximal erreichbare Gitegrad bei Vergro-
Berung des Verdichtungsverhdéltnisses ab, was unter anderem auf die VergréfRerung der Spaltmassen-
strome zuruckzufiihren ist. Dies ist ebenfalls im Verlauf des Liefergrades zu erkennen, der bei gleichem
Umschlingungswinkel geringere Werte flir groBere Verdichtungsverhéltnisse annimmt. Gleichzeitig
steigt mit groRerem Verdichtungsverhaltnis das optimale innere VVolumenverhdltnis, da eine grofiere
innere Verdichtung zur energetisch sinnvollen Realisierung der geforderten Kompression nétig ist. Der
bereits im letzten Abschnitt diskutierte Anstieg des optimalen inneren Volumenverhéltnisses mit dem
Umschlingungswinkel ist auch hier eindeutig zu erkennen. Da bei konstantem Umschlingungswinkel
mit steigendem inneren VVolumenverhaltnis die GroRe der Auslassflache sinkt (vgl. Abbildung 6.7), ist
fir eine Anhebung des inneren Volumenverhaltnisses eine VergréRerung des Umschlingungswinkels
notig, um der Verkleinerung der Auslassflache entgegenzuwirken. Dadurch ergibt sich mit steigendem
Verdichtungsverhéltnis ein moderater Anstieg des optimalen Umschlingungswinkels. Fur die untersuch-
ten Verdichtungsverhaltnisse ergibt sich jeweils ein gitegradoptimierter Umschlingungswinkel ¢,
der fur alle untersuchten Verdichtungsverhaltnisse groer als 350° ist. Flr ¢ < @, zeigt sich eine
deutliche Reduzierung des Giitegrades, wahrend der Gutegrad fir ¢ > ¢,,, nur moderat absinkt. Dies
spricht dafiir, dass bei den untersuchten Randbedingungen die energetischen Verluste durch die insbe-
sondere bei kleinen Umschlingungswinkeln vorherrschende Auslassdrosselung gegeniber den Spalt-
massenstromen deutlich relevanter fiir die Energiewandlungsgte sind. Bei gréReren Umschlingungs-
winkeln (¢ > 500°) ergibt sich trotz des sinkenden Gltegrades ein Anstieg des Liefergrades, was fiir
eine abdichtende Wirkung spricht. Dies ist auf eine Verkleinerung des Blaslochs und des PE-Spaltes der
Kammer sowie eine abdichtende Wirkung der vielen hintereinander geschalteten Kammern, wie sie
auch von Schraubenspindelvakuumpumpen bekannt ist, zurtickzufuhren. Trotz des groReren Liefergra-
des weisen diese Maschinen jedoch einen reduzierten Massenstrom aufgrund des reduzierten Kammer-
volumens auf, wodurch der verwendete Bauraum (,,Gehduse-Bohrungsvolumen®) nicht optimal ausge-
nutzt wird.
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Abbildung 7.15: Verlauf des inneren isentropen Gutegrades, des inneren Volumenverhaltnisses und
des Liefergrades als Funktion der Gesamtumschlingung fiir die v;- und giitegradop-
timierten Maschinen konstanter Steigung und Dual-Lead bei Variation des Verdich-

tungsverhaltnisses.
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Die Optima konstanter Steigung dienen als Referenz fiir die im Folgenden diskutierte nicht-konstante
Steigung in Form der Dual-Lead. Im Vergleich zur konstanten Steigung sind die optimalen Gesamtum-
schlingungswinkel fur Dual-Lead deutlich reduziert und liegen zwischen 250° und 350°. Der mdégliche
Zuwachs des Gutegrades ist stark vom Verdichtungsverhaltnis des Kompressors abhangig. Fur das
Kleinste Verdichtungsverhaltnis von 1/Tlomyy = 2 ist die mogliche Verbesserung vernachlassigbar ge-
ring, wahrend fur 1/l ompr = 12 eine Verbesserung um 4,4 Prozentpunkte bei gleichzeitiger Reduzie-
rung der optimalen Gesamtumschlingung von ¢,,,; = 450° auf @45 op¢ = 300° moglich ist. Wie in der

Literatur teilweise vermutet wird (vgl. Abschnitt 2.7), ist der Gltegradzuwachs mit nicht-konstanter
Steigung umso groRer, je groRer das Verdichtungsverhéltnis des Kompressors ist. Dieser Zusammen-
hang kann bei Betrachtung der optimalen inneren VVolumenverhaltnisse erklart werden. Wahrend die
optimalen inneren VVolumenverhéltnisse bei kleinen Verdichtungsverhéltnissen keine relevanten Unter-
schiede zwischen konstanter Steigung und Dual-Lead aufweisen, sind die inneren Volumenverhéltnisse
der Dual-Lead bei den Verdichtungsverhéltnissen von acht und zw6lf deutlich vergroRert. Diese groRRen
inneren Volumenverhéltnisse sind fur eine effiziente Verdichtung nétig, kénnen mit konstanter Steigung
aber aufgrund der Auslassdrosselung nicht effizient bei geringen Umschlingungswinkeln realisiert wer-
den. Die optimierte Verteilung der Umschlingung auf die beiden Segmente und die dadurch optimierte
Volumenkurve lassen die groRBen inneren VVolumenverhéltnisse hingegen mit deutlich reduzierter Aus-
lassdrosselung zu und fiihren letztlich zu groflem Optimierungspotenzial bei groRen Verdichtungsver-
héltnissen.

Die nicht-konstante Steigung hat ebenfalls Auswirkung auf den Liefergrad. Fur Pges < 250° dominiert
fur konstante Steigung die Auslassdrosselung, wodurch Spaltmassenstrome verstarkt werden, sodass
sich ein geringer Liefergrad ergibt. Fir ¢ 4., > 250° ist der Liefergrad der Dual-Lead gegentber der
konstanten Steigung reduziert, insbesondere fiir groRe Verdichtungsverhaltnisse. Dies macht deutlich,
dass die mit nicht-konstanter Steigung erreichte Reduzierung der Auslassdrosselung mit einer Vergro-
Rerung der Spaltmassenstrome einhergeht. Mit nicht-konstanter Steigung kann eine schnelle Kompres-
sion und eine anschlieRende, lange Ausschiebephase realisiert werden. Die Dauer des Ausschiebens,
wahrend derer in der Regel mindestens der Hochdruck in der Kammer vorherrscht, ist gegentiber der
konstanten Steigung also verlangert und birgt damit ein groReres Potenzial fur Spaltmassenstrome. Wie
jedoch der Verlauf des Gltegrades und das insgesamt hohe Niveau des Liefergrades verdeutlichen, sind
die Spaltmassenstrome fir das hier untersuchte hg,/D-Verhaltnis sowie die hohe Umfangsmachzahl
energetisch deutlich weniger relevant als die Auslassdrosselung.

Abbildung 7.16 zeigt den optimalen inneren isentropen Gitegrad sowie den zugehdrigen Liefergrad
uber der Gesamtumschlingung bei Variation der Umfangsmachzahl fir /T4y, = 4. Das optimale v;
ist nahezu unabhéngig von der Umfangsmachzahl und steigt fur die unterschiedlichen Verdichtungsver-
héltnisse lediglich wie bereits beschrieben mit dem Umschlingungswinkel an, weshalb hier auf eine
Auftragung verzichtet wird. Fiir den Gitegrad und den optimalen Umschlingungswinkel zeigt sich eine
deutliche Abhangigkeit von der Umfangsmachzahl. Die Verlaufe bestatigen den von Peveling [Pev87b]
beschriebenen Anstieg des optimalen Umschlingungswinkels konstanter Steigung mit sinkender Schall-
geschwindigkeit des Fluids, was einer steigenden Umfangsmachzahl entspricht.
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Abbildung 7.16: Verlauf des inneren isentropen Gutegrades und zugehdérigen Liefergrades als Funk-
tion der Gesamtumschlingung fiir die v;- und gltegradoptimierten Maschinen kon-
stanter Steigung und Dual-Lead bei Variation der Umfangsmachzahl.

Fir Ma,, = 0,2 sind die erreichbaren Gitegrade vergleichsweise niedrig. Aufgrund des kleinen Verhélt-
nisses aus Umfangsgeschwindigkeit und Schallgeschwindigkeit dominieren hier Spaltmassenstrome als
dissipativer Effekt, Auslassdrosselung ist nur von untergeordneter Bedeutung. Aus diesem Grund wird
der maximale Gutegrad konstanter Steigung bereits bei ¢ = 246° verzeichnet. Eine weitere VergroRe-
rung des Umschlingungswinkels fiihrt bei dieser Umfangsmachzahl lediglich zu einer VergréBRerung der
Spaltmassenstrome, was durch den Verlauf des Liefergrades belegt wird. Aufgrund des geringen opti-
malen Umschlingungswinkels ist eine mogliche Verbesserung des Giitegrades durch eine Optimierung
mit nicht-konstanter Steigung begrenzt, sodass sich fur Ma,, = 0,2 keine Gltegradverbesserung ergibt
und das Optimum nicht-konstanter Steigung im selben Bereich der Gesamtumschlingung liegt. Als op-
timierte Geometrie der Dual-Lead ergibt sich hier ebenfalls konstante Steigung. Bei VergrélRerung der
Umfangsmachzahl nimmt das Potenzial flir Spaltmassenstrome deutlich ab, sodass Liefergrad und ma-
ximaler Gutegrad erhoht werden. Bereits fir Ma,, = 0,4 betragt der Zuwachs des Gltegrades mit Dual-
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Lead im Vergleich zur konstanten Steigung 0,5 Prozentpunkte, wahrend der Férdermassenstrom (nicht
dargestellt) durch die Reduzierung der Gesamtumschlingung um rund 6 % gesteigert werden kann. Mit
Steigerung der Umfangsmachzahl steigt das Potenzial fur Auslassdrosselung, sodass sich der optimale
Umschlingungswinkel konstanter Steigung aufgrund der beschriebenen Effekte in Richtung groRerer
Werte verschiebt. Diese groBen Umschlingungswinkel kénnen mit nicht-konstanter Steigung durch die
Reduzierung der Auslassdrosselung deutlich verringert werden. Fir Ma,, > 0,4 ist die Relevanz der
Spaltmassenstréme bereits derart reduziert, dass der optimale Giitegrad fiir die restlichen Umfangs-
machzahlen auf einem ahnlichen Niveau liegt. Trotz des moderaten Verdichtungsverhaltnisses ergibt
sich fur Ma,, = 0,8 mit Dual-Lead eine Gutegradverbesserung von 1,8 Prozentpunkten. Insbesondere
bei groRen Umfangsmachzahlen ergibt sich neben der Gitegradverbesserung auch eine Vergréerung
des Fordermassenstroms durch die Reduktion der Gesamtumschlingung. Fir Ma,, = 1 ist die Auslass-
drosselung derart stark ausgepragt, dass sich der optimale Giitegrad fiir konstante Steigung erst fur ¢ >
650° einstellt. Die Ergebnisse zeigen, dass der potenzielle Anwendungsbereich nicht-konstanter Stei-
gung nicht auf grofRe Verdichtungsverhéltnisse beschrénkt ist. Auch kleine Verdichtungsverhéltnisse in
Verbindung mit groBen Umfangsmachzahlen stellen einen sinnvollen Anwendungsbereich dar.
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Abbildung 7.17: Optimale Gesamtumschlingung konstanter Steigung und Dual-Lead bei Variation
von Umfangsmachzahl und Verdichtungsverhéltnis.

Nachdem das Zustandekommen der optimalen Umschlingungswinkel bei Variation von Verdichtungs-
verhaltnis und Umfangsmachzahl erldutert worden ist, werden im Folgenden nur noch die gltegradop-
timierten Maschinen bei den jeweiligen Randbedingungen betrachtet. Diese stellen die optimalen Werte
hinsichtlich Umschlingung und innerem Volumenverhéltnis dar und werden mit dem Index ,,opt™ ver-
sehen. Zur Untersuchung der gesamten behandelten Bandbreite von Umfangsmachzahl und Verdich-
tungsverhdltnis zeigt Abbildung 7.17 zundchst die optimierten Umschlingungswinkel fiir konstante
Steigung bzw. die optimierte Gesamtumschlingung fiir Dual-Lead, bei denen die maximalen Gutegrade
verzeichnet werden. Der optimale Umschlingungswinkel hangt primér von der Umfangsmachzahl der
Maschine ab. Wie in Abbildung 7.15 und Abbildung 7.16 zu erkennen ist, kénnen sich breite Optimal-
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bereiche fiir den Umschlingungswinkel bzw. die Gesamtumschlingung ergeben, sodass sich in Abbil-
dung 7.17 wellige Verldaufe ergeben. Fiir konstante Steigung ist eine geringe VergréRerung des Um-
schlingungswinkels mit steigendem Verdichtungsverhaltnis festzustellen. Wie oben beschrieben, ist
dies darauf zurlickzufihren, dass das optimale innere VVolumenverhéltnis mit dem Verdichtungsverhalt-
nis ansteigt und zur Reduzierung der Auslassdrosselung ein groRerer Umschlingungswinkel nétig ist.
Mit Dual-Lead kann die optimale Gesamtumschlingung insbesondere bei groRen Umfangsmachzahlen
deutlich reduziert werden. Aufféllig ist auBerdem, dass im Gegensatz zur konstanten Steigung fur Dual-
Lead ein gegenlaufiger Einfluss des Verdichtungsverhéltnisses auf den optimalen Umschlingungswin-
kel besteht und die grofReren Verdichtungsverhéltnisse auch geringere optimale Gesamtumschlingungen
aufweisen. Da mit steigendem Verdichtungsverhéltnis das Leckagepotenzial steigt, ist hier eine geringe
Gesamtumschlingung vorteilhaft und kann mit Dual-Lead auch in Kombination mit groR3en inneren Vo-
lumenverhaltnissen realisiert werden. Dual-Lead kombiniert eine effiziente Verdichtung mit einem gro-
Ren inneren VVolumenverhéltnis und gleichzeitig reduzierter Auslassdrosselung. Die Abbildung macht
aullerdem deutlich, dass bei groRen Umfangsmachzahlen fiir alle untersuchten Verdichtungsverhaltnisse
groles Potenzial zur Reduzierung der Gesamtumschlingung und damit fuir eine Erhéhung des Massen-
stroms besteht.
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Abbildung 7.18: Optimaler innerer isentroper Gltegrad konstanter Steigung und Dual-Lead sowie
Gutegradzuwachs bei Variation von Umfangsmachzahl und Verdichtungsverhaltnis.

Abbildung 7.18 zeigt die zugehdrigen optimierten Gutegrade von konstanter Steigung und Dual-Lead
und die daraus resultierende Giitegradverbesserung. Fur Ma,, = 0,2 ist der optimale Umschlingungswin-
kel konstanter Steigung gering. Daher kann mithilfe nicht-konstanter Steigung fur keines der untersuch-
ten Verdichtungsverhéltnisse eine relevante Verbesserung des Giitegrades erzielt werden. Die optimier-
ten Geometrien der Dual-Lead dhneln in diesen Fallen den Maschinen konstanter Steigung bzw. sind
mit ihnen identisch. Eine Verbesserung ist hier nicht mdglich, da bereits fir konstante Steigung das
Potenzial flr Auslassdrosselung gering ist. Fir kleine Umfangsmachzahlen kann die nicht-konstante
Steigung daher als nicht sinnvoll bezeichnet werden. Der maximal erzielbare Gitegrad steigt jedoch
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stark mit Erh6hung der Umfangsmachzahl auf Ma,, = 0,4, da die Relevanz der Spaltmassenstrome ab-
nimmt. Insbesondere flr groRe Verdichtungsverhaltnisse l&sst sich nun der Giitegrad mithilfe von Dual-
Lead verbessern und die Umschlingung der optimalen Maschine im Vergleich zur konstanten Steigung
reduzieren (vgl. Abbildung 7.17), wodurch der Fordermassenstrom vergroRert wird. Bei Kleinen Ver-
dichtungsverhéltnissen lassen sich bereits mit konstanter Steigung hohe Glitegrade erzielen, da das Po-
tenzial fur Spaltmassenstrome gering ist. Fir diese kleinen Verdichtungsverhaltnisse sorgt eine weitere
Erhohung der Umfangsmachzahl lediglich dafir, dass die Auslassdrosselung eine moderate VergroRe-
rung des Umschlingungswinkels bedingt und dadurch die Spaltmassenstrome geringfugig steigen. Der
Gutegrad verschlechtert sich dadurch und zeigt fur 1/Tl g, = 2 eine optimale Umfangsmachzahl zwi-
schen 0,4 und 0,6. Das Verbesserungspotenzial fiir nicht-konstante Steigung ist fir kleine Verdichtungs-
verhdltnisse auch im mittleren Umfangsmachzahlbereich gering. Aufféllig ist ebenfalls, dass flr kon-
stante Steigung fir 1/Tlx,my, = 2 teilweise schlechtere Gltegrade erzielt werden, als fir /Moy, = 4.
Der Grund hierflr ist die Auslassdrosselung beim Verschwinden der Kammern. Bei dem kleinen Ver-
dichtungsverhéltnis von 2 flihrt die Auslassdrosselung prozentual zu einer starkeren VergréRerung der
Arbeitsflache im pV-Diagramm (nicht dargestellt) und damit zu einem schlechteren Gitegrad, als fir
1Mk ompr = 4. Flr Verdichtungsverhaltnisse 1/Tl g, > 2 flhrt eine Erhdhung der Umfangsmachzahl
auf Ma,, > 0,6 hingegen zu einer VergroRerung des Giitegrades. Da gleichzeitig auch die optimalen
Umschlingungswinkel steigen, ergibt sich in diesem Bereich groRes Potenzial fur nicht-konstante Stei-
gung. Insgesamt steigt das Potenzial fir Dual-Lead mit steigendem Verdichtungsverhaltnis und betrégt
flr Ma,, = 1 und 1/Tlgympr = 12 fast sechs Prozentpunkte. Nicht-konstante Steigung zeigt damit das

grolte energetische Potenzial bei groRen Verdichtungsverhaltnissen und grofRen Umfangsmachzahlen.

Angelehnt an Abbildung 7.17 und Abbildung 7.18 zeigt Abbildung 7.19 den zugehdrigen Zuwachs des
inneren Volumenverhaltnisses und das Verhaltnis der Massenstréme der beiden optimierten Maschi-
nengeometrien. Da sowohl die Optima des inneren Volumenverhéltnisses als auch des Umschlingungs-
winkels teilweise sehr flach verlaufen, ergeben sich bei den genutzten Konvergenzkriterien keine ein-
heitlichen Verlaufe. Dennoch sind eindeutige Tendenzen zu erkennen. Insbesondere flr groRe Umfangs-
machzahlen und grof3e Verdichtungsverhaltnisse ist das optimale innere Volumenverhéltnis vergrofert.
Dies spricht dafir, dass das innere Volumenverhaltnis bei der optimalen Maschine konstanter Steigung
zu einer Unterkompression fiihrt. Eine VergroRerung des v; wirde jedoch wéhrend des Ausschiebens
zu einer vergrofRerten Auslassdrosselung fiihren. Die beschriebene Reduzierung des Umschlingungs-
winkels fur Dual-Lead hat ebenfalls Auswirkungen auf den Férdermassenstrom des Kompressors. Die
kleinere Gesamtumschlingung hat zur Folge, dass fur eine Umfangsmachzahl von Ma,, > 0,4 und ein
Verdichtungsverhaltnis 1/Tl ;- > 2 mit Dual-Lead ein deutlich groRerer Massenstrom gefordert wird
als mit der Maschine konstanter Steigung bei denselben Randbedingungen. Fir eine Umfangsmachzahl
von eins ist fur alle Verdichtungsverhaltnisse ein Zuwachs von tber 40 % mdglich, was neben dem
besseren Gltegrad eine deutlich bessere Bauraumausnutzung bedeutet.
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Abbildung 7.19: Absoluter Zuwachs des inneren Volumenverhaltnisses und relativer Zuwachs des
Massenstroms fiir verschiedene Verdichtungsverhéltnisse bei Vergleich der opti-
mierten Maschinen von Dual-Lead und konstanter Steigung Variation der Um-
fangsmachzahl.

Um zu erldutern, wie die optimale Geometrie der Dual-Lead mit den unterschiedlichen Randbedingun-
gen variiert, zeigt Abbildung 7.20 die Anteile des Umschlingungswinkels und der Lange des HD-Seg-
mentes auf den Rotoren der optimalen Dual-Lead Maschinen. Nehmen beide Verldufe denselben Wert
an, so sind Umschlingung und Lé&nge gleich auf das HD-Segment verteilt und dementsprechend auch
flir das ND-Segment identisch. Dies entspricht konstanter Steigung, was naherungsweise fiir Ma,, = 0,2
bei allen untersuchten Verdichtungsverhéltnissen der Fall ist. Wie bereits beschrieben, ist fur
1Mk ompr = 2 ebenfalls kaum Optimierungspotenzial vorhanden, weswegen die zugehdrigen Verlaufe
ahnliche Werte annehmen und damit konstanter Steigung stark ahneln. Fir die restlichen Umfangs-
machzahlen und Verdichtungsverhéltnisse sind Umschlingungs- und L&ngenverhéltnisse hingegen ver-
schieden, sodass sich die optimierte Dual-Lead-Geometrie deutlich von der konstanten Steigung unter-
scheidet. Grundsétzlich sind folgende Tendenzen zu erkennen: Mit steigender Umfangsmachzahl sinkt
die Lange des HD-Segmentes moderat, wahrend die absolute Umschlingung des Segmentes dem Ver-
lauf der Gesamtumschlingung (vgl. Abbildung 7.17) entsprechend ansteigt. Mit Ausnahme von
1Mk ompr = 2, bei dem das Potenzial nicht-konstanter Steigung gering ist, sinken die anteilige Lange
und Umschlingung des HD-Segmentes mit VergrolRerung des Verdichtungsverhéltnisses. Jedoch sollte
beachtet werden, dass die Gesamtumschlingung flr grofRe Verdichtungsverhéltnisse ebenfalls reduziert
ist. Da mit groRerem Verdichtungsverhéltnis in der Regel auch eine VergroRerung des inneren Volu-
menverhaltnisses verbunden ist, muss die Volumenkurve zur Vermeidung der Auslassdrosselung ent-
sprechend friiher abflachen. Zur Veranschaulichung sind in Abbildung 7.21 die optimierten Geometrien
flr Ma,, = 0,6 dargestellt. Flr 1/Tlx,myy = 12 zeigt sich, dass trotz des groRten energetischen Potenzials
der nicht-konstanten Steigung als HD-Segment nur eine kleine Rotorscheibe (17 % der Gesamtlange)
zur Geometrieoptimierung nétig ist. Die Verbesserung des Gutegrades betrégt bei dieser Maschine 4,4
Prozentpunkte.
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Abbildung 7.20: Anteil von Lange und Umschlingungswinkel des HD-Segmentes an den Gesamtwer-
ten fir verschiedene Verdichtungsverhaltnisse fiir die optimierten Dual-Lead-Ma-
schinen bei Variation der Umfangsmachzahl.
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Abbildung 7.21: Optimierte Dual-Lead-Geometrien zu Ma,, = 0,6 (oben HD-, unten ND- Selte)

7.4.2 Variation von Spalthohe-Durchmesser-Verhaltnis und Umfangsreynolds-
zahl
Im Folgenden werden die Auswirkungen einer Variation des hg,/D-Verhaltnisses untersucht. Dazu zeigt
Abbildung 7.22 die Verlaufe von Gite- und Liefergrad bei beispielhaft gewahlten Randbedingungen.
Die Verlaufe fir hg,/D = 1 %o sind bereits aus dem letzten Abschnitt bekannt. Eine Halbierung des
hs,/D-Verhaltnisses, was einer Halbierung der Spalthohen bei sonst identischen Randbedingungen ent-
spricht, hat einen deutlichen Einfluss auf die bewertenden Kennzahlen und die optimalen Umschlin-
gungswinkel. Der maximal erreichbare Gtegrad ist sowohl fir konstante Steigung als auch fir Dual-
Lead um etwa funf Prozentpunkte erhéht, was auf die bessere Abdichtung der Maschine zurlickzufihren
ist und vom Verlauf des Liefergrades belegt wird. Gleichzeitig werden die optimalen Gltegrade bei
etwas grofleren Umschlingungswinkeln erreicht. Da der Spaltdurchfluss geringer ist, kann der Um-
schlingungswinkel zur Verminderung der Auslassdrosselung weiter erhoht werden, ohne dass die Spalt-
verluste den Gutegrad relevant beeintrachtigen. Die mit Dual-Lead mdgliche Verbesserung des Giite-
grades ist auf einem a&hnlichen Niveau, jedoch wird die optimale Gesamtumschlingung fur
hs,/D = 0,5 %o deutlich starker reduziert, wodurch sich auch eine gréRere Erhohung des Fordermassen-
stroms ergibt. Im Gegensatz dazu ergibt sich bei VergroRerung des hg,/D-Verhaltnisses auf 2,8 %o ent-
sprechend eine Reduzierung von Giite- und Liefergrad aufgrund des gréReren Leckagepotenzials. Die
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optimale Gesamtumschlingung der Dual-Lead unterscheidet sich lediglich um 100° von der konstanten
Steigung, wodurch die durch Dual-Lead erreichbare Vergré3erung des Férdermassenstroms gering aus-
fallt. Das Verbesserungspotenzial fir den Gutegrad ist fur Dual-Lead bei groen hg,/D-Verhaltnissen
vergleichsweise gering.
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Abbildung 7.22: Verlauf des inneren isentropen Glitegrades und des Liefergrades als Funktion der
Gesamtumschlingung fiir die v;- und gltegradoptimierten Maschinen konstanter
Steigung und Dual-Lead bei Variation des hg,/D-Verhaltnisses.

Die optimierten Werte des Glitegrades, der Gltegradzuwachs, die zugehorige Gesamtumschlingung und
das Fordermassenstromverhaltnis der Optima von Dual-Lead und konstanter Steigung bei Variation der
Umfangsmachzahl sind fr 1/Tlx,m,, = 8 in Abbildung 7.23 dargestellt. Dabei zeigt sich, dass der mit
Dual-Lead mogliche Zuwachs des Gutegrades fiir groere hg,,/D-Verhaltnisse insbesondere im Bereich
kleiner Umfangsmachzahlen reduziert ist. Die Energiewandlungsgiite hangt hier im besonderen Malie
von den Spaltmassenstrémen ab, was sich auch in den vergleichsweise geringen Werten der Gesamtum-
schlingung widerspiegelt. Bei groen Umfangsmachzahlen, fir die bei allen untersuchten hg,/D-Ver-
héltnissen die Auslassdrosselung als dissipativer Effekt dominiert, ist das Potenzial hinsichtlich des Gu-
tegrades nahezu identisch und betragt fur die untersuchten hg,/D-Verhaltnisse rund vier Prozentpunkte.
Wie oben beschrieben, verringert sich die Differenz zwischen optimaler Gesamtumschlingung der Dual-
Lead und dem Umschlingungswinkel konstanter Steigung mit steigendem hg,/D-Verhaltnis, was fur
alle untersuchten Umfangsmachzahlen zu erkennen ist. Wie aus dem letzten Abschnitt hervorgeht, ver-
groRert sich diese Differenz mit steigender Umfangsmachzahl. Wéhrend die Verl&ufe der unterschied-
lichen hg,/D-Verhaltnisse fir Dual-Lead mit einem nahezu konstanten Versatz versehen sind, steigt der
optimale Umschlingungswinkel fiir konstante Steigung aufgrund der Auslassdrosselung mit steigender
Umfangsmachzahl und sinkendem hg,,/D-Verhaltnis stark an. Dies hat ebenfalls Auswirkungen auf das
Verhéltnis des Fordermassenstroms der optimierten Dual-Lead und der optimierten Maschine konstan-
ter Steigung. Aufgrund der breiten Optimalbereiche ergeben sich auch hier unterschiedliche Gradien-
ten der dargestellten Verlaufe. Der prozentuale Zuwachs des Fordermassenstroms ist fiir kleine hg,,/D-
Verhdltnisse deutlich gréRer. Das Potenzial nicht-konstanter Steigung ist umso héher, je kleiner das
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hs,/D-Verhaltnis ist und ist daher insbesondere sinnvoll, wenn kleine Spalthohen realisiert werden kon-
nen.
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Abbildung 7.23: Optimaler innerer isentroper Gitegrad und Gutegradzuwachs, zugehérige Gesam-
tumschlingung und Verhaltnis der Férdermassenstréme fiir verschiedene hg,,/D-
Verhaltnisse als Funktion der Umfangsmachzahl flr die optimierten Maschinen
konstanter Steigung und Dual-Lead.
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Im Folgenden wird die Auswirkung einer Variation der Umfangsreynoldszahl untersucht. Abbildung
7.24 zeigt fur die aus Abbildung 7.22 bekannten Verlaufe zu hg,/D = 1 %o Ergebnisse bei einer kleineren
Umfangsreynoldszahl. Da die Umfangsmachzahl unverdndert bleibt, entspricht die Reduzierung der
Umfangsreynoldszahl hier einer VergréRerung der dynamischen Viskositat um eine Dekade. Als Resul-
tat der vergroRerten Reibung reduzieren sich die Stromungsbeiwerte und damit die Durchflisse durch
die Stirn- und Gehausespalte, wahrend bei den hier durchgefiihrten Simulationen die Strdmungsbeiwerte
der Ladungswechselflachen, des PE-Spaltes und des Blasloches konstant bleiben. Die Anderung des
Spaltdurchflussverhaltens lasst sich anhand des Liefergrades belegen. Insbesondere bei Maschinen mit
groRerer Gesamtumschlingung, die mehr Spaltflachen aufweisen, ergibt sich fir die kleinere Umfangs-
reynoldszahl eine VergroRerung des Liefergrades, was ebenfalls zur Verbesserung des Gltegrades fiihrt.
Obwohl sich die Viskositét der beiden Simulationsreihen deutlich unterscheidet, ist der Einfluss auf den
Gutegrad begrenzt und deutlich geringer als die zuvor diskutierte Variation des hg,/D-Verhaltnisses.
Insbesondere bei konstanter Steigung mit geringen Umschlingungswinkeln, bei denen die Spaltflachen
klein sind und Auslassdrosselung als dissipativer Mechanismus dominiert, sind kaum Unterschiede zwi-
schen den beiden Umfangsreynoldszahlen auszumachen. Die optimalen Umschlingungswinkel sind
ebenfalls nahezu gleichwertig. Die optimalen Maschinen der Dual-Lead weisen im Vergleich zur gro-
Reren Umfangsreynoldszahl eine um wenige Grad verénderte optimale Gesamtumschlingung aus, die
Geometrien der HD- und ND-Segmente sind nahezu identisch (nicht dargestellt).
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Abbildung 7.24: Innerer isentroper Gitegrad und Liefergrad als Funktion der Gesamtumschlingung
fir die v;- und gltegradoptimierten Maschinen konstanter Steigung und Dual-Lead
fir verschiedene Umfangsreynoldszahlen.

Der Einfluss der Umfangsreynoldszahl auf den maximalen Gutegrad ist fir zwei beispielhafte Variati-
onsreihen von Umfangsmachzahl und Verdichtungsverhaltnis in Abbildung 7.25 dargestellt. Fiir beide
Variationsreihen bedingt die Anderung der Umfangsreynoldszahl eine nahezu konstante Verschiebung
der Verlaufe konstanter und nicht-konstanter Steigung. Die Anderung der Spaltmassenstrome betrifft
die Optima konstanter Steigung und Dual-Lead in dhnlichem Mal3e, weshalb auf weitere Variationen
verzichtet wird. Die Umfangsreynoldszahl ist bei den hier durchgefiihrten Untersuchungen fir das Po-
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tenzial nicht-konstanter Steigung kein relevanter Parameter. Bei einer Erweiterung der kennzahlabhén-
gigen Bestimmung der Strémungsbeiwerte kénnen sich jedoch, insbesondere durch Anderung der Aus-
pragung der Auslassdrosselung, weitere Unterschiede fiir verschiedene Umfangsreynoldszahlen erge-
ben, wodurch Potenzial fiir weitere Untersuchungen besteht.
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Abbildung 7.25: Verlauf der optimierten inneren isentropen Giitegrade fr verschiedene Umfangs-
reynoldszahlen fur die optimierten Maschinen konstanter Steigung und Dual-Lead
bei Variation der Umfangsmachzahl (links) und des Verdichtungsverhaltnisses
(rechts).

7.4.3 Variation des Isentropenexponenten

Die bisherigen Ergebnisse beschranken sich auf einen Isentropenexponenten von x = 1,06. Im Folgen-
den wird das Potenzial nicht-konstanter Steigung fur einen Isentropenexponenten von k = 1,4 untersucht
und mit den bisherigen Ergebnissen verglichen. Da die Kompression isentrop simuliert und Warme-
tibertragung vernachlassigt werden, hat der Isentropenexponent starke Auswirkungen auf den Druck-
und Temperaturverlauf innerhalb der Maschine. In erster Naherung kann das bei einem gegebenen v; in
der Kammer realisierte Verdichtungsverhaltnis Uber I1; = v;* abgeschatzt werden. Fur dieselbe Druck-
erhdhung in der Kammer ist daher fur Fluide mit gréReren Isentropenexponenten eine deutlich geringere
Volumenénderung notig. Die Auswirkungen auf die optimale Gesamtumschlingung konstanter und
nicht-konstanter Steigung zeigt Abbildung 7.26 fur 1/Tlx,m,,, = 8 und vergleicht den Gitegrad beider
Isentropenexponenten fiir zwei Umfangsmachzahlen. Fir Ma,, = 0,2 zeigen sich deutliche Unterschiede
im Gutegrad, der fur x = 1,4 rund zehn Prozentpunkte niedriger ist und wie fur x = 1,06 kein Potenzial
flr nicht-konstante Steigung zeigt. Ein Grund dafur ist der ebenfalls in Abbildung 7.26 dargestellte Lie-
fergrad, der flr den groReren Isentropenexponenten deutlich geringer ausféllt. Dies ist unter anderem
auf die schnellere Druckerhdhung in der Kammer zurtickzufiihren, die dazu fuhrt, dass bereits friih im
Arbeitsspiel geringe Druckverhaltnisse an den Spalten anliegen und dadurch Spaltmassenstréme zuneh-
men. Mit der Druckerh6hung geht auBerdem eine im Vergleich zu k = 1,06 deutlich starkere Tempera-
turerhéhung einher, die entsprechend die isentrope Schallgeschwindigkeit des Fluids erhéht. Unter der
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Annahme einer isentropen Verdichtung auf die HD-Bedingungen und bei Vernachldssigung der Spalt-

massenstrome ergibt sich fiir k = 1,06 eine Anderung der Umfangsmachzahl von den Nieder- zu den

Hochdruckbedingungen von Ma,, = 0,2 auf Ma,, yp s = aL = 0,188, wéhrend die Umfangsmachzahl
H.

D,s
fir k = 1,4 deutlich stérker auf 0,149 reduziert wird. Folglich begiinstigen groRe Isentropenexponenten
Spaltmassenstrome auf der HD-Seite der Maschine, was im Endeffekt zu reduzierten Liefer- und Gte-
graden und kleinen optimalen Gesamtumschlingungen bei kleinen Umfangsmachzahlen fiihrt, bei denen
nicht-konstante Steigung weniger Potenzial besitzt.
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Abbildung 7.26: Verlauf des inneren isentropen Glitegrades und des Liefergrades als Funktion der
Gesamtumschlingung fiir die v;- und gltegradoptimierten Maschinen konstanter
Steigung und Dual-Lead bei Variation von Umfangsmachzahl und Isentropenexpo-
nent.

Fur Ma,, = 0,6 sind die Spaltmassenstrome weniger relevant, sodass sich fiir beide Isentropenexponen-
ten &hnliche Liefergrade ergeben. Der Gutegrad ist dadurch deutlich gesteigert, liegt fur x = 1,4 jedoch
weiter unter dem fir k = 1,06. Wéhrend sich flr x = 1,06 die bekannte Verbesserung des Gutegrades
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sowie eine Reduzierung der Gesamtumschlingung ergeben, ist das Potenzial der nicht-konstanten Stei-
gung fur x = 1,4 deutlich geringer. Hier reicht weiterhin eine kleinere VVolumenénderung zum Erreichen
der HD-Bedingungen aus, sodass bereits fiir konstante Steigung bei geringer Auslassdrosselung ausrei-
chend grolie innere VVolumenverhaltnisse mit kleinen Umschlingungswinkeln kombiniert werden kon-
nen. Die mit nicht-konstanter Steigung erzielbare Verbesserung des Gutegrades ist im Vergleich zu
Kk = 1,06 deutlich reduziert.

Eine Erklarung, wieso das Potenzial nicht-konstanter Steigung bei dem gréReren Isentropenexponenten
geringer ist, liefert die Variation des Verdichtungsverhaltnisses fir Ma,, = 0,6 in Abbildung 7.27. Fir
das kleinere Verdichtungsverhaltnis von /T,y = 4 ergeben sich fur beide Isentropenexponenten fiir
die konstante Steigung &hnliche Giitegrade und optimale Umschlingungswinkel. Fiir x = 1,06 ergibt sich
mit nicht-konstanter Steigung eine Verbesserung des Gutegrades von 1,2 Prozentpunkten, wahrend der
Gutegrad fir « = 1,4 nicht relevant verbessert werden kann. FUr 1/Tl g, = 12 ist die Gltegradverbes-
serung fur den groferen Isentropenexponenten ebenfalls deutlich geringer, eine Optimierung aber den-
noch sinnvoll. Der ebenfalls dargestellte Liefergrad ist insbesondere fir das gréfiere Verdichtungsver-
héltnis gegeniiber k = 1,06 deutlich reduziert, was auf die beschriebene gesteigerte Relevanz der Spalt-
massenstrome auf der HD-Seite zuriickzufuhren ist. Die durch die Verdichtung hervorgerufene Tempe-
raturanderung fallt bei groBen Verdichtungsverhaltnissen besonders groR aus. Dadurch, dass der opti-
male Umschlingungswinkel konstanter Steigung fur x = 1,4 bereits bei 350° liegt, ist auch die mit nicht-
konstanter Steigung realisierte Reduktion des Umschlingungswinkels, die zu einer VergréfRerung des
Fordermassenstroms flhrt, weniger ausgepragt. Der ebenfalls in Abbildung 7.27 dargestellte Verlauf
des inneren VVolumenverhéltnisses verdeutlicht, wieso das Potenzial nicht-konstanter Steigung fir gro-
Rere Isentropenexponenten geringer ist. Wahrend fiir k = 1,06 das v; mit nicht-konstanter Steigung
deutlich erhdht werden kann, sind die inneren Volumenverhéltnisse von konstanter und nicht-konstanter
Steigung bei x = 1,4 lediglich bei /M4,y = 12 geringfligig gesteigert. Die mit Dual-Lead mogliche
VergroRRerung des inneren VVolumenverhéltnisses bei geringen Umschlingungswinkeln ergibt sich fur
das hier untersuchte Fluid mit k = 1,4 nicht. Dies ist darauf zurlickzufihren, dass der Hochdruck in der
Kammer deutlich schneller erreicht wird und dementsprechend bereits mit konstanter Steigung eine
groRe Auslassflache maoglich ist. Das bereits detailliert beschriebene Prinzip nicht-konstanter Steigung
verbessert den Ausschiebevorgang zu Lasten der Spaltsituation auf der HD-Seite des Kompressors. Da
die Ausschiebephase fiir k = 1,4 aufgrund der gednderten Fluideigenschaften ein deutlich grofieres Po-
tenzial fiir Spaltmassenstrome aufweist, ergibt sich insgesamt ein geringeres Potenzial flr gréere Isen-
tropenexponenten.

Der gesamte behandelte Bereich von Verdichtungsverhéltnis und Umfangsmachzahl wird fir k = 1,4 in
Abbildung 7.28 untersucht. Analog zu Abbildung 7.17 und Abbildung 7.18 sind nur die bei den jewei-
ligen Randbedingungen erreichten Optima hinsichtlich Giitegrad, Umschlingung und innerem Volu-
menverhdltnis dargestellt. Die Verlaufe des Glitegrades beider Isentropenexponenten (vgl. Abbildung
7.18 und Abbildung 7.28) verlaufen grundsatzlich ahnlich, jedoch ist das Optimierungspotenzial fir
k = 1,4 aufgrund der beschriebenen Zusammenhénge deutlich kleiner und betrdgt maximal drei Pro-
zentpunkte und ist damit gegeniiber k = 1,06 halbiert.
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Abbildung 7.27: Verlauf des inneren isentropen Gutegrades, des Liefergrades und des inneren Volu-

menverhéltnisses als Funktion des Umschlingungswinkels fiir die v;- und glitegrad-
optimierten Maschinen konstanter Steigung und Dual-Lead bei Variation von Ver-
dichtungsverhaltnis und Isentropenexponent.
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Abbildung 7.28: Optimaler innerer isentroper Gltegrad und Gltegradzuwachs, optimales inneres
Volumenverhéltnis sowie optimale Gesamtumschlingung fur konstante Steigung und
Dual-Lead bei Variation von Umfangsmachzahl und Verdichtungsverhaltnis.
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Dariiber hinaus ergibt sich insbesondere fiir die geringen Umfangsmachzahlen (Ma,, < 0,6), bei denen
Spaltmassenstrome relevanter sind, kein Potenzial. Eine Ausnahme bildet hier Ma,, = 0,2 in Kombina-
tion mit 1My ,mpr = 12, fir die eine Verbesserung des Giitegrades erreicht werden kann, indem eine
Kleinere Umschlingung des HD-Segmentes die Spaltmassenstrome wéhrend des Ausschiebens redu-
ziert. Im Gegensatz zu den anderen optimierten Maschinengeometrien weist das HD-Segment hier eine
groRere Steigung auf als das ND-Segment. Da Drosselverluste bei der geringen Umfangsmachzahl von
geringerer Bedeutung sind, kénnen so die Spaltmassenstrome reduziert werden, die bei dem grofRen
Verdichtungsverhaltnis besonders relevant sind. Das ebenfalls dargestellte innere VVolumenverhéltnis
zeigt, dass lediglich fir die gréften untersuchten Verdichtungsverhéltnisse das v; gesteigert wird. Fir
die meisten Verdichtungsverhaltnisse kann damit ein mdglicher Vorteil nicht-konstanter Steigung fur
Fluide mit groRem Isentropenexponenten nicht umgesetzt werden. Im Vergleich zu Abbildung 7.17 ist
der optimale Umschlingungswinkel konstanter Steigung gering, sodass die Gesamtumschlingung mit
Dual-Lead lediglich fur Umfangsmachzahlen Ma,, > 0,6 nennenswert reduziert wird. Eine Steigerung
des Fordermassenstroms (nicht dargestellt) ergibt sich daher nur fur hohe Umfangsmachzahlen. Abbil-
dung 7.29 zeigt die optimalen Geometrieverhéltnisse der Dual-Lead. Im Vergleich zu k = 1,06 (vgl.
Abbildung 7.20) nehmen die HD-Segmente meist einen groReren Teil der Gesamtlange ein. In Kombi-
nation mit der Umschlingung des HD-Segmentes ergibt sich jedoch eine im Vergleich zu x = 1,06 gro-
Rere Steigung des Segmentes. Diese optimierte Rotorgeometrie ist ein Resultat des deutlich gréReren
Potenzials flir Spaltmassenstrome fiir den groReren Isentropenexponenten.
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Abbildung 7.29: Anteil von Lange und Umschlingungswinkel des HD-Segmentes an den Gesamtwer-
ten fir verschiedene Verdichtungsverhaltnisse fiir die v;- und gltegradoptimierten
Dual-Lead-Maschinen bei Variation der Umfangsmachzahl.

AbschlieRend zeigt Abbildung 7.30 den erreichbaren Giitegrad bzw. den Gutegradzuwachs bei einem
im Vergleich zu Abbildung 7.28 halbierten hg,/D-Verhaltnis. Durch die reduzierten Spaltverluste
nimmt die Relevanz der Auslassdrosselung als dissipativer Mechanismus zu, sodass sich schon bei einer
Umfangsmachzahl von 0,4 gréRRere Verbesserungspotenziale mit nicht-konstanter Steigung ergeben.



168 7.5 Fazit und Bewertung des Potenzials

Der maximale Gitegradzuwachs ist jedoch nahezu unveréndert bei rund drei Prozentpunkten und fur
kleine Verdichtungsverhaltnisse ist das Potenzial weiterhin gering.

Insgesamt ist damit das Potenzial nicht-konstanter Steigung fir Fluide mit gréRerem Isentropenexpo-
nent gegenuber kleineren Isentropenexponenten fiir trockenlaufende Schraubenkompressoren reduziert.
Dennoch kdnnen sich auch fur Fluide mit groRerem Isentropenexponenten Potenziale ergeben, worauf
im folgenden Abschnitt ndher eingegangen wird.
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Abbildung 7.30: Optimaler innerer isentroper Gutegrad konstanter Steigung und Dual-Lead sowie
Gutegradzuwachs bei Variation von Umfangsmachzahl und Verdichtungsverhaltnis.

7.5 Fazit und Bewertung des Potenzials

Die letzten Abschnitte haben aufgezeigt, welche geometrischen und energetischen Anderungen mit der
Nutzung nicht-konstanter Steigung einhergehen und fur welche Kombination der dimensionslosen
Kennzahlen Potenzial zur Verbesserung des inneren isentropen Giitegrades sowie einer Vergrofierung
des Fordermassenstroms besteht. Diese Zusammenhénge werden im Folgenden zusammengefasst und
aufgezeigt, in welchem Bereich der dimensionslosen Kennzahlen Schraubenkompressoren mit konstan-
ter Steigung arbeiten, um das Potenzial realistisch einschatzen zu kénnen.

Die ebenfalls optimierte Rotorumschlingung flir konstante Steigung verdeutlicht die Einsatzbereiche
groRer und kleiner Umschlingungswinkel. Grol? und klein sind dabei relativ fur die jeweiligen Randbe-
dingungen zu definieren. Zusammengefasst ergeben sich folgende Eigenschaften und sinnvolle Einsatz-
bereiche der Umschlingungswinkel:

Kleine Umschlingungswinkel:
o Kileine Spaltflachen (+), kurzes Arbeitsspiel (+), kleine Auslassflachen (-), grof3er betragsmaRi-
ger Gradient der Volumenkurve, groRes Maximalvolumen (+).

e Erhohtes Potenzial flr Auslassdrosselung (-).
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o Einsatz bei kleinen Verdichtungsverhaltnissen, die nur kleine innere VVolumenverhaltnisse er-
fordern.

e Einsatz bei kleinen Umfangsmachzahlen, bei denen Spaltverluste statt Auslassdrosselung do-
minieren.

GroRe Umschlingungswinkel:

o Grofe Spaltflachen (-), langes Arbeitsspiel (-), grole Auslassflachen (+), kleiner betragsmaRi-
ger Gradient der Volumenkurve, reduziertes Maximalvolumen (-).

e Geringeres Potenzial fir Auslassdrosselung (+).

e Einsatz bei groRen Verdichtungsverhaltnissen, die groRere innere VVolumenverhéltnisse erfor-
dern.

e Einsatz bei groRen Umfangsmachzahlen, bei denen Auslassdrosselung statt Spaltverluste domi-
nieren.

Fir konstante Steigung ergeben sich die optimale Rotorumschlingung und das optimale innere Volu-
menverhdltnis als bester Kompromiss zwischen Auslassdrosselung und Spaltverlusten. Im Gegensatz
zu konstanter Steigung ist bei nicht-konstanter Steigung die GroR3e der Auslassflache weniger vom in-
neren Volumenverhéltnis des Kompressors abhéngig. Dadurch kénnen die GroRe der Auslassflache, das
vom Kompressor realisierte innere Verdichtungsverhaltnis sowie die Volumenkurve und die Spaltfla-
chen optimal aufeinander abgestimmt werden. Der dafur realisierte Optimierungsablauf ist anhand eines
simulierten Kennfeldes verifiziert worden und ermittelt nach Simulation weniger Rotorgeometrien das
Optimum. Die Untersuchung eines in viele gleichgroe Segmente unterteilten Rotors (Multiple-Lead)
ergibt eine optimierte Rotorgeometrie, die nahezu nur aus zwei Rotorabschnitten unterschiedlicher
Lange und Steigung besteht (Dual-Lead). Dieser zweigeteilte Rotor ist letztlich ausreichend zur Opti-
mierung der Rotorgeometrie. Das hochdruckseitige Segment fallt dabei deutlich kiirzer aus, wobei die
Lange mit steigendem Verdichtungsverhéltnis abnimmt. Ab einer Umfangsmachzahl von Ma,, = 0,4
betragt die Lange beim gréfRten untersuchten Verdichtungsverhaltnis von 1/Tlk oy = 12 maximal 20 %
der Gesamtlénge (k = 1,06). Gleichzeitig entfallen Uiber 30 % der Gesamtumschlingung der Rotoren auf
dieses Segment. Auf diese Weise ergibt sich im Bereich des Ausschiebens eine flache Volumenkurve,
die neben der Reduzierung des pro Rotordrehwinkel ausgeschobenen VVolumens auch die VergroRerung
der Auslassflache zur Folge hat, was die energetisch schadliche Auslassdrosselung reduziert. Auf diese
Weise kann der innere isentrope Gutegrad im untersuchten Kennzahlbereich um bis zu sechs Prozent-
punkte verbessert werden. Die verlangerte Ausschiebephase in Verbindung mit einer groBen Umschlin-
gung des HD-Segmentes bedeutet eine Verschlechterung der Spaltsituation, wodurch die nicht-kon-
stante Steigung in der Regel einen schlechteren Liefergrad aufweist als konstante Steigung bei gleicher
Gesamtumschlingung. Da jedoch mithilfe nicht-konstanter Steigung die Gesamtumschlingung der Ro-
toren reduziert werden kann, ergibt sich im Vergleich zur konstanten Steigung in der Regel eine Ver-
grolerung des maximalen Kammervolumens. Dies bedeutet — trotz des reduzierten Liefergrades — eine
VergrolRerung des Fordermassenstroms und damit eine verbesserte Bauraumausnutzung.

Durch die Optimierung der Dual-Lead fiir verschiedene Kombinationen der dimensionslosen Kennzah-
len kann der Bereich bestimmt werden, in dem die nicht-konstante Steigung energetisches Potenzial
besitzt. Grundsétzlich steigt das Potenzial nicht-konstanter Steigung:
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e Fur groBe Verdichtungsverhaltnisse 1/ qmpr = Pap

PND
e Mit steigender Umfangsmachzahl Ma,,.

e Fir Fluide mit kleinem Isentropenexponent k.

e  Furkleine Spalthohe-Durchmesser-Verhaltnisse hg,/D.

Wahrend fur groRe Verdichtungsverhéltnisse bereits bei kleinen Umfangsmachzahlen Potenzial vorhan-
den ist, ergibt sich bei kleinen Verdichtungsverhaltnissen erst mit deutlich hoheren Umfangsmachzahlen
ein Verbesserungspotenzial. Fur geringe Umfangsmachzahlen von 0,2 ergibt sich fur keines der unter-
suchten Verdichtungsverhéltnisse eine relevante Verbesserung. Das Potenzial nicht-konstanter Steigung
ist umso hoher, je kleiner das hg,/D-Verhéltnis ist und ist daher inshesondere sinnvoll, wenn kleine
Spalthdhen realisiert oder die Spalte abgedichtet werden kdnnen. Da in der Praxis stetig an einer Ver-
kleinerung der Spalthéhen zur Verbesserung der Effizienz der Maschine gearbeitet wird, ergibt sich fur
die Zukunft ein grolRes Potenzial fur nicht-konstante Steigung. Fiir k = 1,4 zeigt sich ein deutlich gerin-
geres Potenzial als furr k = 1,06. Eine relevante Gltegradverbesserung kann erst fiir Umfangsmachzahlen
Ma,, > 0,6 festgestellt werden, der maximale Zuwachs ist im untersuchten Kennzahlbereich mit drei
Prozentpunkten jedoch deutlich geringer. Fir grofRere Isentropenexponenten ergibt sich eine schnellere
Kompression in der Kammer, wodurch der Hochdruck deutlich friher erreicht wird. Daher befinden
sich die hochdruckseitigen Steuerkanten im Vergleich zu k = 1,06 bei friiheren Hauptrotordrehwinkeln,
wodurch die Auslassflache bereits bei konstanter Steigung grof ausfallt. Der Vorteil einer VergroRerung
des inneren Volumenverhéltnisses wird lediglich fiir die groiten untersuchten Verdichtungsverhéltnisse
umgesetzt. Dariiber hinaus fihrt ein groBerer Isentropenexponent zu einem grofReren Temperaturanstieg
des Fluids in der Kammer, wodurch das Verhdltnis aus Umfangsgeschwindigkeit und Schallgeschwin-
digkeit des Fluids auf der HD-Seite zusatzlich reduziert wird. Folglich steigt insbesondere wéhrend des
Ausschiebens das Potenzial fir Spaltmassenstrome, was sich in einem geringeren Liefergrad nieder-
schlagt und das Potenzial nicht-konstanter Steigung weiter verringert. Bei Variation der Umfangsrey-
noldszahl Re,, ergibt sich aufgrund der hier beriicksichtigten Anderung des Stromungsbeiwertes fir die
Gehduse- und Stirnspalte eine Veradnderung der maschineninternen Massenstréme. Die Auswirkungen
auf Liefer- und Gutegrad sind jedoch gering, was unter anderem mit den als konstant angenommenen
Strémungsbeiwerten der restlichen Spalte und der Ein- und Auslassflachen begriindet werden kann.

Um die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse hinsichtlich des Potenzials einordnen zu kénnen,
werden die Kennzahlbereiche mit realistischen Einsatzbereichen abgeglichen, die sich auf konstante
Steigung beziehen. Laut Rinder [Rin79] werden trockenlaufende Schraubenkompressoren bis zu einer
Umfangsgeschwindigkeit von u = 100 m/s eingesetzt. Konka [Kon88] gibt fiir die Hauptrotorumfangs-
geschwindigkeit aus mechanischen Griinden eine Obergrenze von 150 m/s an und stellt den optimalen
Bereich der Umfangsgeschwindigkeit hinsichtlich des Wirkungsgrades fur verschiedene Gase bei einer
Verdichtung von ein auf drei bar vor, vgl. Abbildung 7.31. Bei Auswertung der Fluideigenschaften der
verschiedenen Gase zeigt sich, dass der dargestellte optimale Umfangsgeschwindigkeitsbereich mit der
isentropen Schallgeschwindigkeit des Fluids steigt und fiir die Fluide im Bereich einer Umfangsmach-
zahl von Ma,, ~ 0,3 liegt. Bei dieser Umfangsmachzahl ergeben sich lediglich Potenziale bei groRen
Verdichtungsverhaltnissen und kleinen Spalthéhen. Durch die Nutzung nicht-konstanter Steigung kann
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jedoch die Auslassdrosselung reduziert werden. Damit kénnen Umfangsmachzahlen realisiert werden,
die fur konstante Steigung aufgrund der Auslassdrosselung nicht im Optimalbereich liegen.

Um die Umfangsmachzahl besser einordnen zu kénnen, zeigt Abbildung 7.32, wie Isentropenexponent
und molare Masse realer Fluide zusammenhangen. In das Diagramm sind die Fluide der Refprop-Da-
tenbank [Lem13], die sich bei 298,15 K im gasférmigen Zustand befinden, eingetragen. Da sich die
spezifische Gaskonstante aus universeller Gaskonstante und molarer Masse berechnet, kann die isen-
trope Schallgeschwindigkeit der Fluide bestimmt werden. Unter der Annahme einer Umfangsmachzahl
des Kompressors von 0,3 kénnen damit Linien konstanter Umfangsgeschwindigkeit bestimmt werden,
die ebenfalls im Diagramm dargestellt sind. Fir grol3e Molekiile mit entsprechend grof3er molarer Masse
ergeben sich viele Freiheitsgrade und damit ein geringer Isentropenexponent, fur die grundsatzlich gro-
Reres Potenzial fur nicht-konstante Steigung besteht. Gleichzeitig ergeben sich aufgrund der groRRen
molaren Masse kleine Schallgeschwindigkeiten, sodass eine Umfangsmachzahl von 0,3 fiir viele Fluide
bereits mit Umfangsgeschwindigkeiten unter 50 m/s erreicht werden kann. Bei Verdichtung dieser Flu-
ide, zu denen diverse Kaltemittel gehdren, kann das Potenzial nicht-konstanter Steigung zur Verbesse-
rung des Guitegrades voll ausgeschopft werden. Fiir Gase mit geringerer molarer Masse steigt aufgrund
der Reduzierung der Freiheitsgrade des Fluids der Isentropenexponent, sodass die isentrope Schallge-
schwindigkeit deutlich ansteigt und gréRere Umfangsgeschwindigkeiten zum Erreichen von Ma,, = 0,3
notig sind. Das Potenzial nicht-konstanter Steigung ist gegenliber Molekilen mit geringerer Schallge-
schwindigkeit zwar kleiner, dennoch entspricht eine Umfangsgeschwindigkeit von etwa 100 m/s fir
Luft realistischen Bedingungen.
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Abbildung 7.31: Optimale Umfangsgeschwindigkeit des Hauptldufers fiir verschiedene Gase
[Kon88].
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Abbildung 7.32: Isentropenexponent und molare Masse gasférmiger Fluide aus der Refprop-Daten-
bank [Lem13] sowie Linien konstanter Umfangsgeschwindigkeit fiir Ma,, = 0,3 und
Typ = 298,15 K.

Grabow [Gra02] untersucht ebenfalls den optimalen Einsatzbereich von Schraubenkompressoren fir
Luft mit k = 1,4. Fir trockenlaufende Kompressoren gibt er eine Umfangsmachzahl bis zu Ma,, = 0,25
an. Den in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnissen entsprechend ergibt sich bei diesen Umfangs-
machzahlen fir nicht-konstante Steigung kein relevantes Verbesserungspotenzial. Flir Kompressoren
mit Flussigkeitseinspritzung sind zwar grofiere Verdichtungsverhaltnisse maoglich, jedoch ergeben sich
aufgrund der hydraulischen Verluste laut Grabow optimale Umfangsmachzahlen von lediglich bis zu
0,12, was zundchst wenig sinnvoll fir die Nutzung nicht-konstanter Steigung mit Luft erscheint. Den-
noch kdnnen sich bei Einspritzung eines Hilfsfluids Potenziale fiir nicht-konstante Steigung ergeben.
Neben den mechanischen Bauteilen nimmt das Hilfsfluid einen GroRteil der durch die Kompression
entstehende Verdichtungswérme auf, sodass die polytrop stattfindende Verdichtung einem Prozess mit
k < 1,4 entspricht. Laut Konka [Kon88] kommen einspritzgekihlte Schraubenkompressoren der iso-
thermen Zustandsanderung sehr nahe. Dariiber hinaus ist die Schallgeschwindigkeit des Zweiphasenge-
misches in der Regel geringer als die Schallgeschwindigkeit des reinen Gases, wodurch die Strémungs-
geschwindigkeit beim Ausschieben sinkt und das Potenzial fir Auslassdrosselung steigt. Des Weiteren
entspricht die teilweise Abdichtung der Spalte durch das Hilfsfluid einer effektiven Verkleinerung des
hs,/D-Verhdltnisses, bei denen groReres Potenzial fur nicht-konstante Steigung besteht. Auf eine de-
taillierte Dimensionsanalyse und Simulation nasslaufender Schraubenkompressoren wird im Rahmen
dieser Arbeit verzichtet, dennoch verschiebt sich der in dieser Arbeit untersuchte Kennzahlbereich bei
Flissigkeitseinspritzung in Richtung vielversprechender Einsatzbereiche nicht-konstanter Steigung.
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8 Experimentelle Prototypuntersuchung

Das im letzten Abschnitt theoretisch aufgezeigte energetische Potenzial nicht-konstanter Steigung soll
ebenfalls praktisch verifiziert werden. Ziel ist dabei die Fertigung eines Prototyps, die Vermessung sei-
nes Gltegrades auf einem Maschinenprifstand sowie die Gegeniiberstellung mit einer vergleichbaren
Serienmaschine. Dazu wird ein industriell vertriebener Schraubenkompressor, der standardméRig kon-
stante Steigung aufweist, mit Dual-Lead-Rotoren bestiickt. Da der Kennzahlbereich mit dem groRten
energetischen Potenzial fur Dual-Lead hinsichtlich Verdichtungsverhéltnis und Umfangsmachzahl fir
trockenlaufende Schraubenkompressoren flr Luft nicht zu erreichen ist, wird hier eine nasslaufende
Maschine untersucht. Es wird auf einen 6leingespritzten, unsynchronisierten Luftkompressor zurlickge-
griffen, der einstufig Verdichtungsverhéltnisse von bis zu 16 realisieren kann. Im Folgenden werden
zunachst die geometrischen Eigenschaften des untersuchten Kompressors und die Fertigung des Proto-
typs erléutert. AnschlieBend werden der Maschinenprifstand vorgestellt und die Messergebnisse des
Prototyps denen der Serienmaschine gegenibergestellt. Auf einen detaillierten Vergleich maglicher Fer-
tigungsverfahren sowie eine Beurteilung der Wirtschaftlichkeit der Maschine wird im Rahmen dieser
Arbeit verzichtet. Ebenso wird nicht der Anspruch erhoben, das fir die Fertigungstoleranzen und fur die
Wirtschaftlichkeit einer Serienfertigung beste Fertigungsverfahren ausgewahlt zu haben. Vielmehr dient
der hier vorgestellte Prototyp dem Nachweis, dass eine Fertigung des Ubergangs zwischen den Rotor-
segmenten der Dual-Lead mdglich ist und gleichzeitig zufriedenstellende Fertigungstoleranzen und
dementsprechend hohe Glitegrade erzielt werden kénnen. Darlber hinaus sollen bei dieser Studie erst-
malig die Realisierung sowie ein erfolgreicher Betrieb eines Dual-Lead-Prototyps nachgewiesen wer-
den.

8.1 Serienmaschine und Prototyp

Als Referenzmaschine wird ein kommerziell vertriebener Schraubenverdichter verwendet, der sich be-
reits auf dem Markt bewahrt hat. Die Daten der Serienmaschine sind in Tabelle 8.1 gegeben. Die Roto-
ren weisen ein asymmetrisches Profil mit der Z&hnezahlkombination 4+6, ein L/D-Verhaltnis von 1,6
und einen Umschlingungswinkel von ¢ = 300° auf. Das innere Volumenverhaltnis von 5,18 ermdglicht
eine einstufige Verdichtung vom Umgebungsdruck auf bis zu 16 bar.

Der Glitegrad der Serienmaschine soll mithilfe nicht-konstanter Steigung verbessert werden. Dabei sol-
len die Abmale der Rotoren gegeniiber der Referenzmaschine unveréndert bleiben, um die Rotoren
ohne Anpassung der Peripherie (z.B. des Gehduses) austauschen zu koénnen. Lediglich die axiale Aus-
lassflache im Geh&use kann angepasst werden, da Gehduse mit unterschiedlichen axialen Auslassoff-
nungen zur Verfiigung stehen. Die Optimierung nicht-konstanter Steigung wird fiir konstante Stro-
mungsbeiwerte durchgefiihrt und kann [Utrl8d] entnommen werden. Bei dem Optimierungsprozess
wird die Multiple-Lead-Geometrie ebenfalls untersucht und fuhrt in sehr guter Naherung, wie in Ab-
schnitt 7 erlautert, zu einer Dual-Lead-Geometrie. Als zu realisierende Versuchsmaschine wird die in
[Utr18d] optimierte Geometrie zu Spalthdhen von hg, = 0,075 mm und einem Strémungsbeiwert von
a = 0,5 (fiir Spalte und Ladungswechselflachen), der die Effekte des eingespritzten Ols integral abbilden
soll, genutzt. Dariiber hinaus wird die Optimierung unter der Annahme eines Isentropenexponenten von
k = 1,1 durchgefuihrt. Der Prototyp ist fir eine Verdichtung von 1 auf 10 bar ausgelegt, die Daten sind
Tabelle 8.2 zu entnehmen. 40 % der Gesamtumschlingung werden auf dem HD-Segment verwendet,
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8.1 Serienmaschine und Prototyp

das nur 21 % der Gesamtlange einnimmt. Das ND-Segment weist dadurch eine um den Faktor 2,4 gro-

Rere Steigung auf.

Tabelle 8.1: Technische Daten der Serienmaschine mit konstanter Steigung.

Parameter

Wert

Maschinenparameter:

HR-Durchmesser D [mm]

Rotorlange L [mm]

Umschlingungswinkel ¢ [°]

Inneres Volumenverhéltnis v; [-]

HR-Zahnezahl z [-]

NR-Zahnezahl zyg [-]

Maximales Kammervolumen 1, [dm?3]
Betriebsparameter:

Verdichtungsenddruck pyp [bar]
HR-Umfangsgeschwindigkeit u [m/s]
Leistungsaufnahme P, [kKW]

150
238
300
5,18
4

6
0,627

<16
<50
<139

Tabelle 8.2: Maschinenparameter des Dual-Lead-Prototyps.

Parameter

Wert

HR-Durchmesser D [mm]

Rotorléange L [mm]

Gesamtumschlingung @ g [°]
Umschlingungswinkel HD-Segment ¢ [°]
Lénge HD-Segment Ly, [mm]
Umschlingungswinkel ND-Segment ¢ yp [°]
Lange ND-Segment Ly [mm]

Inneres VVolumenverhéltnis v; [-]

Maximales Kammervolumen V., [dm?3]

150
238
250
100
51
150
187
6,3
0,643

Das innere Volumenverhaltnis ist im Vergleich zur Referenzmaschine konstanter Steigung geringfiigig
gesteigert, die wéhrend des Ausschiebens verfugbare Auslassflache jedoch stark vergroBert. Die Ver-
laufe der normierten Volumenkurven und der Auslassflache sind in Abbildung 8.1 dargestellt'?. Durch
die Reduzierung der Gesamtumschlingung verfugt der Dual-Lead-Prototyp Uber ein um 2,7 % vergro-
Rertes maximales Kammervolumen. Da bei dem Dual-Lead-Prototyp jedoch auf eine Modifikation der

12 Der Wert des Hauptrotordrehwinkels des Dual-Lead-Prototyps ist hier mit einem Offset versehen, um ein gleich-
zeitiges Verschwinden der Kammern von Dual-Lead-Prototyp und Referenzmaschine zu visualisieren. In dem
Diagramm entspricht dadurch y = 0 bei dem Dual-Lead-Prototyp nicht der in Abbildung 2.6 definierten Rotornull-

stellung.
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verfugbaren Standardgehduse verzichtet wird und dadurch die ND-Steuerkanten denen der Serienma-
schine entsprechen, wird die Kammer erst wieder vom Niederdruckstutzen getrennt, wahrend sich das
Kammervolumen bereits wieder verkleinert. Das Kammervolumen bei Kammerabschluss entspricht
98,5 % des Maximalvolumens. Trotz Steigerung des inneren Volumenverhéltnisses weist der Dual-
Lead-Prototyp — neben der deutlich gréReren maximalen Auslassflache — auch eine langere Ausschie-
bephase auf. Darliber hinaus ergibt sich im Gegensatz zur Serienmaschine fiir den Dual-Lead-Prototyp
theoretisch die Mdglichkeit, eine kleine radiale Auslassflache zu realisieren. Aufgrund der geringen
GroRe des radialen Auslasses wird das verfiigbare Gehduse nicht modifiziert, wodurch die maximale
Auslassflache um 2,8 % kleiner ausfallt als theoretisch mdglich.
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Abbildung 8.1: Auf die jeweiligen Maximalwerte der Dual-Lead normierte Volumenkurve und
Auslassflache von Referenzmaschine und Dual-Lead-Prototyp.

Die Fertigung des Dual-Lead-Prototyps ist aufgrund der beiden Rotorsegmente unterschiedlicher Stei-
gung komplex. Bei Maschinen konstanter Steigung ist ein Schleifprozess auf EndmaRg in der Regel der
letzte Schritt der Fertigung des Rotorprofils. Eine schleifende Bearbeitung ist bei der Dual-Lead-Geo-
metrie jedoch derzeit nicht moglich, da die Schleifscheibe aufgrund ihrer GréRe stets eine Flanke des
jeweils anderen Steigungsbereiches beschadigen wiirde. Aus diesem Grund missen alternative Ferti-
gungs- bzw. Fugeverfahren in Betracht gezogen werden. Eine Mdglichkeit ist die bereits in Abschnitt
2.7 angesprochene separate Fertigung eines der beiden Steigungsbereiche auf einem Ringsegment sowie
die anschlielRende Fixierung auf der Welle unterhalb des Ful3kreises. Die Fertigung des Ringsegmentes,
das Einbringen der Bohrungen neben den Wellenabsétzen sowie die nachtragliche VVerbindung der bei-
den Segmente sind fertigungstechnisch anspruchsvoll. Aufgrund der Fertigungstoleranzen kdnnen sich
dadurch grof3e Spalthéhen ergeben. Statt den Dual-Lead-Prototyp in zwei Teilen zu fertigen, ist die
Fertigung in einem Stiick mittels Frésbearbeitung auf einer Fiinfachsfrdsmaschine der Firma Hermle
(C400) in der wissenschaftlichen mechanischen Werkstatt, Standort Physik, der Technischen Universi-
tat Dortmund durchgefiihrt worden. Zur Grobbearbeitung werden groRe Schaftfréser eingesetzt, wéh-
rend das Schlichten mit kleinen Werkzeugen mit einem minimalen Durchmesser von zwei Millimetern



176 8.1 Serienmaschine und Prototyp

durchgefuhrt wird, vgl. Abbildung 8.2. Zunéachst wird ein Rotorpaar aus Aluminium gefertigt, da hier
die Fertigungszeit gegeniber Stahl deutlich reduziert ist und Riickschlisse auf die méglichen Spaltho-
hen und problematische Profilbereiche geschlossen werden kdnnen. Dabei zeigt sich eine Reduzierung
der Mal3haltigkeit mit steigendem Abstand zur Einspannung des Rotors. Aus diesem Grund wird bei der
Fertigung der Rotoren aus Stahl eine Vorrichtung zur Verringerung der Durchbiegung wéhrend der Fer-
tigung genutzt, vgl. Abbildung 8.3. Hiervon profitiert insbesondere die Mal3haltigkeit des weniger mas-
siven Nebenrotors. Dennoch ergeben Untersuchungen auf einer Messmaschine fur den zuerst gefertigten
Nebenrotor aus Stahl groRere Abweichungen von der Soll-Kontur, vgl. Abbildung 8.4.

Abbildung 8.2: Dual-Lead-Hauptrotor aus Aluminium auf einer Finfachsfrase mit eingespanntem
Zwei-Millimeter-Fraswerkzeug (links), fertiges Dual-Lead-Rotorpaar aus Alumi-
nium ohne bearbeitete Wellenabsétze (rechts) [Utr18d].

Abbildung 8.3: Dual-Lead-Nebenrotor auf Funfachsfrase mit geschweilter Vorrichtung zur Ver-
ringerung der Durchbiegung.
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Abbildung 8.4: Grafische Darstellung der gemessenen Abweichung des gefrésten Dual-Lead-Ne-
benrotorprofils (Stahl) von der Soll-Kontur, links: in der Mitte des HD-Segmentes,
rechts: in der Mitte des ND-Segmentes.

Tabelle 8.3:  Spalthhen von Serienmaschine und Dual-Lead-Prototyp.

Spalt Wert Serienmaschine [Beill] | Wert Dual-Lead
[mm] [mm]
Gehéusespalt HR 0,079 0,155
Gehdusespalt NR 0,089 0,095
Stirnspalt ND 0,135 0,2
Stirnspalt HD 0,05 0,05
PE-Spalt*® 0,05 0,2

Insbesondere das stark verwundene HD-Segment zeigt im Bereich der Zahnkopfe ein Aufmald von meh-
reren Hundertstel Millimetern. Um ein Klemmen der Rotoren zu vermeiden und einen gefahrdungs-
freien Betrieb sicherzustellen, ist der Hauptrotor mit einem geringfugigen Untermal gefertigt. Die Fol-
gen sind ein vergroRerter Hauptrotorgehausespalt sowie ein vergrofRerter PE-Spalt. Die mit Fuhlerlehren
im montierten Zustand gemessenen Spalththen von Serienmaschine und Dual-Lead-Prototyp kénnen
Tabelle 8.3 entnommen werden. Dariiber hinaus ist das Rotorprofil des Dual-Lead-Prototyps im mik-
roskopischen Bereich des Rotorkontaktes so modifiziert, dass sich die Rotoren ausschlieRlich im ND-
Segment beruhren. Dazu ist fiir die spielbehafteten Rotorprofile des ND-Segmentes im Bereich der
Walzkreise eine Profilerh6hung im Bereich weniger Mikrometer an der Kontaktflanke der Rotoren ein-
gebracht. Da in Abbildung 8.4 beide Segmente mit derselben Sollkontur (ohne Profilerh6hung) vergli-
chen werden, ist die Profilerhéhung fir das ND-Segment als Abweichung von der Sollkontur im Bereich
des Nebenrotorzahnkopfes sichtbar. Die mechanische Belastung durch gréBere Gleitgeschwindigkeiten

13 Durch die Vermessung mit Fiihlerlehren ergibt sich ein Rotorkontakt auf der den Fiihlerlehren gegeniiberliegen-
den Zahnflanke der Rotoren. Die angegebenen Werte des PE-Spaltes sind daher nicht als Mittelwert, sondern als
Maximalwert zu verstehen. Dariiber hinaus stellt die Messung aufgrund der schlechten Zuganglichkeit im mon-
tierten Zustand lediglich die Spalthéhe im Bereich der Rotormitte dar.
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kann durch den Berlhrpunkt der Rotoren in der Nahe des Walzkreises reduziert werden [Utr19]. Da die
Umschlingung des ND-Segmentes groRer als der Zahnteilungswinkel von 90° ist, ist immer mindestens
eine Zahnflanke des ND-Segmentes im Eingriff. Nach der Fertigung des Profils sind die Wellenabsatze
der Stahl-Rotoren vom Industriepartner gefertigt worden, wo ebenfalls die Endmontage stattgefunden
hat, vgl. Abbildung 8.5. Die Vermessung des Dual-Lead-Prototyps wird auf einem Priifstand des In-
dustriepartners durchgefiihrt, der im néchsten Abschnitt vorgestellt wird. Auf diesem Priifstand ist eben-
falls die Serienmaschine vermessen worden [Beill].

V

Abbildung 8.5: Dual-Lead-Rotorpaar aus Stahl vor Bearbeitung der Wellenabsétze (links) und vor
der Montage in das Laufergehause (rechts).

8.2 Maschinenpriufstand und Messergebnisse

Der fir die Vermessung der Maschinen genutzte Priifstand des Industriepartners mit montierter Refe-
renzmaschine ist in Abbildung 8.6 dargestellt. Der Prufstand ermdéglicht die Vermessung 6leingespritz-
ter Kompressoren bis zu einer Leistung von 460 kW. Der Kompressor wird ber die Saugleitung mit
Umgebungsluft versorgt. Wahrend der Verdichtung wird mithilfe eines geregelten Kreislaufes Ol ein-
gespritzt, das auf eine gewiinschte Temperatur temperiert werden kann. Der Druck im Olbehélter wird
von dem Kompressor aufgepragt, sodass beim Anfahren eine Olpumpe zum Einsatz kommt, um eine
Schmierung der Maschine zu gewahrleisten. Nach der Kompression wird die Druckluft mithilfe eines
Grobabscheiders und eines Zyklonabscheiders (nicht im Bild) von dem Ol befreit. Die verwendete
Messtechnik dient der Erfassung von Driicken, Temperaturen, Luft- und Olvolumenstrom, Antriebs-
drehzahl und -moment. Die im Folgenden dargestellten Messwerte entsprechen stationdren Betriebs-
punkten, bei denen der eingestellte Enddruck stationér ist, die Endtemperatur sich innerhalb einer Mi-
nute weniger als 0,5 K &ndert und der Olvolumenstrom sowie die Oleinspritztemperatur maximal 3 %
von der Vorgabe abweichen. Detailliertere Informationen zum Aufbau kdnnen [Beill] entnommen wer-
den.
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Abbildung 8.6: Prufstand mit montierter Testmaschine und Teilen der verwendeten Messtechnik
[Beill].

Der Dual-Lead-Prototyp wird bei unterschiedlichen Soll-Hochdriicken von 8, 11 und 14 bar Absolut-
druck fur verschiedene Umfangsgeschwindigkeiten bis 50 m/s vermessen. Angesaugt wird stets auf
Umgebungsbedingungen. Aufgrund von Drosseleffekten weicht der gemessene Niederdruck pyp je-
doch bis zu 40 Millibar von den Normalbedingungen ab. Olvolumenstrom und -temperatur bleiben fiir
die Messungen konstant bei Soll-Werten von 95 I/min und 50 °C. Die Messwerte der Serienmaschine
entstammen [Beill]. Hier werden dieselben Soll-Hochdriicke vermessen, wéahrend ebenfalls bei Umge-
bungsbedingungen angesaugt und die Umfangsgeschwindigkeiten bis 50 m/s variiert werden. Die in
[Beill] dargestellten Werte sind mithilfe firmeninterner, teilweise empirischer Formeln auf Soll-Werte
hinsichtlich Drehzahl, Ansaug- und Enddruck und Olvolumenstrom und -temperatur umgerechnet wor-
den. Um diese Umrechnung zu vermeiden, werden im Folgenden hingegen die direkt gemessenen Mess-
werte genutzt, die zur Vergleichbarkeit der beiden Maschinen tber dem Verdichtungsverhéltnis aufge-
tragen werden, da dieses je nach Betriebspunkt in gewissen Grenzen schwankt. Dariiber hinaus sind die
beiden Maschinen in den meisten Betriebspunkten bei unterschiedlichen Oltemperaturen und -volumen-
tromen vermessen worden. Da von Beinert [Beill] firr die Serienmaschine entsprechende Variationen
verfligbar sind, werden nun zunéchst die Ergebnisse dieser Variation in Form von zwei Diagrammen
vorgestellt, um den Einfluss von Oltemperatur und -volumenstrom einordnen zu kénnen.
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Abbildung 8.7:  Ansaugvolumenstromspezifische effektive Leistung (vgl. Abschnitt 2.4, hier als spe-
zifische Kupplungsleistung bezeichnet) als Funktion der Oleinspritztemperatur bei
unterschiedlichen Hochdriicken mit jeweils konstantem Olvolumenstrom
(8 bar: 75 dm3/min, 11 bar: 95 dm3/min, 14 bar: 115 dm3/min) und HR-Umfangs-
geschwindigkeit, angesaugt bei Umgebungsbedingungen [Beill].

Beinert [Beill] untersucht den Einfluss der Oltemperatur auf die spezifische Kupplungsleistung der
Serienmaschine bei verschiedenen Enddriicken und einer Umfangsgeschwindigkeit von u = 50 m/s, vgl.
Abbildung 8.7. Die spezifische Kupplungsleistung erhéht sich geringfiigig mit der Oltemperatur, sodass
mehr Arbeit verrichtet werden muss, um dasselbe Luftvolumen zu komprimieren. Grundsatzlich sinkt
die Olviskositat mit steigender Oltemperatur, sodass die hydraulischen Verluste der Maschine verringert
werden. Die geringere Viskositét flhrt jedoch gleichzeitig auch zu einer verringerten Abdichtung der
Spalte, was sich ebenfalls in dem mit der Oltemperatur sinkenden Liefergrad zeigt (nicht dargestellt)
[Bei11]. Dariiber hinaus fallt die Kiihlung des Arbeitsmediums mit steigender Oltemperatur geringer
aus, was ebenfalls die Energiewandlungsgiite verschlechtert. Mit Ausnahme des Messpunktes bei 11 bar
und 48 °C betragt die Anderung der spezifischen Leistung in den einzelnen Messreihen maximal 1,3 %,
wobei Anderungen der Oleinspritztemperatur von bis zu AT = 30 K untersucht werden. Der Einfluss ist
damit verhaltnismaRig gering. Zur besseren Einordnung werden im Folgenden dennoch die Oltempera-
turen der Messungen mit angegeben.

Der Einfluss des Olvolumenstroms auf den effektiven isentropen Giitegrad (nach Gl. 2.5) der Serienma-
schine ist in Abbildung 8.8 fiir drei verschiedene Hochdriicke und zwei unterschiedliche Umfangsge-
schwindigkeiten dargestellt. Der Gutegrad wird dabei GI. 2.5 entsprechend anhand der gemessenen Ef-
fektivleistung sowie des Enthalpiegefélles von Luft mit x = 1,4 ohne die Berucksichtigung des einge-
spritzten Ols berechnet. Die Oltemperatur fiir die verschiedenen Enddriicke ist im geringen MaRe ver-
schieden. Es zeigt sich hinsichtlich der Olmenge kein eindeutiges Betriebsverhalten. Bei dem kleinsten
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Hochdruck von 7,5 bar scheint die mit der Olmenge gesteigerte Dichtheit aber zu einer Uberkompres-
sion zu fiihren, die den Gltegrad reduziert. Bei u = 50 m/s zeigt sich bei einem Hochdruck von 10,3 bar
eine optimale Oleinspritzmenge von rund 95 I/min, bei 13 bar sind es 115 I/min. Die Giitegrade bei
diesen beiden optimalen Einspritzmengen werden im Folgenden fur den Vergleich mit dem Dual-Lead-
Prototyp genutzt.
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Abbildung 8.8: Effektiver isentroper Giitegrad der Serienmaschine als Funktion des eingespritzten
Olvolumenstroms fiir verschiedene Enddriicke bei u = 35 m/s und u = 50 m/s, an-
gesaugt bei Umgebungsbedingungen (Daten nach [Beill]).
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Abbildung 8.9: Effektiver isentroper Giitegrad und eingespritzter Olvolumenstrom als Funktion
des Verdichtungsverhaltnisses flr Serienmaschine [Beill] und Dual-Lead-Proto-
typ bei u = 35 m/s, angesaugt bei Umgebungsbedingungen.
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Abbildung 8.10: Liefergrad als Funktion des Verdichtungsverhéltnisses fur Serienmaschine [Beill]
und Dual-Lead-Prototyp bei u = 35 m/s und u = 50 m/s, angesaugt bei Umge-
bungsbedingungen.

Ein Vergleich des effektiven isentropen Glitegrades sowie der eingespritzten Olmengen von Serienma-
schine und Dual-Lead-Prototyp ist in Abbildung 8.9 fur u = 35 m/s dargestellt. Die eingespritzte Ol-
menge des Dual-Lead-Prototyps ist mit etwa 95 I/min konstant, wihrend die Olmenge bei der Serien-
maschine mit dem Enddruck von 75 I/min auf 115 I/min ansteigt. Zu den Olmengen sind ebenfalls die
zugehdrigen Einspritztemperaturen gekennzeichnet. Wahrend beim Dual-Lead-Prototyp mit einer kon-
stanten Oltemperatur von 50 °C eingespritzt wird, steigt diese fiir die Serienmaschine mit steigendem
Verdichtungsverhaltnis von 50 °C auf 60 °C. Den zuvor gezeigten Ergebnissen entsprechend sind die
Auswirkungen der Oltemperaturvariation auf den Gitegrad gering. Der effektive isentrope Giitegrad der
Serienmaschine ist in allen untersuchten Betriebspunkten grofer als der des Dual-Lead-Prototyps. Der
Gutegrad des Dual-Lead-Prototyps schwankt dabei geringfiigig mit der eingespritzten Olmenge und
zeigt im untersuchten Bereich héhere Gltegrade mit einer geringeren Einspritzmenge. Bei der hier un-
tersuchten Umfangsgeschwindigkeit scheint die Spaltsituation des HD-Segmentes, gepaart mit der fla-
chen Volumenkurve wahrend des Ausschiebens, fiir den Dual-Lead-Prototyp zu grofRen Spaltverlusten
zu fuhren. Diese Aussage wird vom Verlauf des Liefergrades bestatigt, vgl. Abbildung 8.10. Bei
u =35 m/s und einem Verdichtungsverhéltnis von 10,3 ist der Liefergrad der Serienmaschine rund flinf
Prozentpunkte groRer als der des Dual-Lead-Prototyps. Dies lasst sich unter anderem durch die nicht-
angepasste Einlassflache sowie die groeren Spalthéhen des Dual-Lead-Prototyps erklaren (vgl. Ab-
schnitt 8.1). Dartiber hinaus zeigt die theoretische Untersuchung aus Abschnitt 7 ebenfalls, dass Dual-
Lead-Maschinen in der Regel einen geringeren Liefergrad als die optimalen Maschinen konstanter Stei-
gung aufweisen, da wahrend des Ausschiebens eine unglinstigere Spaltsituation vorliegt. Der flachere
Verlauf des Liefergrades der Serienmaschine bei Steigerung des Verdichtungsverhéltnisses lasst sich —
neben der Spaltsituation — auch mit der im vorherigen Diagramm dargestellten Steigerung des Olein-
spritzvolumenstroms mit dem Verdichtungsverhaltnis erkldren. Die ebenfalls in Abbildung 8.10 darge-
stellte Kurve zu u = 50 m/s zeigt fiir den Dual-Lead-Prototyp keine relevante Anderung des Liefergra-
des, wahrend der Liefergrad der Serienmaschine um mehrere Prozentpunkte reduziert ist. Beinert
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[Beill] erklart dies fur die Serienmaschine mit gesteigerten Drosseleffekten wahrend des Ansaugens.
Als Begrundung fiir eine mogliche alternative Erklarung zeigt Abbildung 8.11 die gemessene effektive
Leistung Uber der Umfangsgeschwindigkeit fur ein nahezu konstantes Verdichtungsverhaltnis. Wie aus
Abbildung 8.10 hervorgeht, ergibt sich furr beide Maschinen bei Erhéhung der Umfangsgeschwindigkeit
von 35 m/s auf 50 m/s eine geringfiigige Anhebung des Verdichtungsverhaltnisses, die hauptsachlich
auf eine Reduzierung des Ansaugdruckes bei grolen Umfangsgeschwindigkeiten zurtickzufuhren ist.
Die Anderung des Verdichtungsverhaltnisses liegt jedoch, auch bei Erhohung der Umfangsgeschwin-
digkeit von 28 m/s auf 35 m/s, deutlich unter einem Prozent und ist daher fur die nachfolgende Betrach-
tung nur von untergeordneter Bedeutung. Fur die in Abbildung 8.11 gestrichelt dargestellte Linie sind
die Werte fiir u > 35 m/s mithilfe der beiden Messwerte von u =~ 28 m/s und u = 35 m/s linear extrapo-
liert. FUr den Dual-Lead-Prototyp ist die gemessene Leistung bei u =~ 50 m/s im Vergleich zur extrapo-
lierten Leistung lediglich um 0,6 % erhoht, was unter anderem auf gesteigerte hydraulische und mecha-
nische Verluste zuriickzufiihren ist. Fur die Serienmaschine ergibt sich bei derselben Umfangsgeschwin-
digkeit eine um 4 % hohere effektive Leistung im Vergleich zum extrapolierten Wert, obwohl der Lie-
fergrad im Vergleich zu u =~ 35 m/s deutlich reduziert ist. Olvolumenstrom und Oltemperatur sind fiir
die dargestellten Werte nahezu identisch. Gemeinsam mit dem gesunkenen Liefergrad spricht dies fir
eine starke Auslassdrosselung der Serienmaschine bei groBeren Umfangsgeschwindigkeiten. Die
Druckerhdhung in der Kammer fiihrt zu einer Vergrofierung der aufzuwendenden Leistung sowie zu
einer Verstarkung der Spaltmassenstrome, die aufgrund des héheren Druckes insbesondere wahrend des
Ausschiebens einen grofRen Einfluss auf den Liefergrad besitzen. Eine abschliefende Klarung der vor-
liegenden physikalischen Effekte kann beispielsweise Uber Indizierdruckmessungen in der Kammer der
Maschine erfolgen.
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Abbildung 8.11: Gemessene und extrapolierte effektive Leistung als Funktion der HR-Umfangsge-
schwindigkeit fir Serienmaschine [Beill] und Dual-Lead-Prototyp bei jeweils
konstantem Verdichtungsverhaltnis, angesaugt bei Umgebungsbedingungen.

Die Auswirkung der beschriebenen Mechanismen ist ein fiir die Serienmaschine deutlich reduzierter
effektiver isentroper Gltegrad bei u ~ 50 m/s, der in Abbildung 8.12 dargestellt ist. Im Vergleich zur
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kleineren Umfangsgeschwindigkeit aus Abbildung 8.9 ist der Gutegrad der Serienmaschine fiir alle Ver-
dichtungsverhéltnisse um mindestens sechs Prozentpunkte reduziert. Bei dem Dual-Lead-Prototyp
ergibt sich, abgesehen von dem niedrigsten untersuchten Verdichtungsverhaltnis von 7,2, bei dem wahr-
scheinlich in der Maschine eine Kompression tiber den Gegendruck stattfindet, im Mittel lediglich eine
Reduzierung von 1,6 Prozentpunkten im Vergleich zur Kleineren Umfangsgeschwindigkeit, was unter
anderem auf die angesprochenen gestiegenen hydraulischen und mechanischen Verluste zuriickzufiih-
ren ist. Im Vergleich zur Serienmaschine ist der Gutegrad fiir den gesamten untersuchten Druckverhalt-
nisbereich bis zu vier Prozentpunkte vergroRert und unterstreicht damit die Eignung der nicht-konstan-
ten Steigung bei grofRen Umfangsgeschwindigkeiten und hohen Gegendriicken.
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Abbildung 8.12: Effektiver isentroper Giitegrad und eingespritzter Olvolumenstrom als Funktion
des Verdichtungsverhaltnisses fir Serienmaschine [Beill] und Dual-Lead-Proto-
typ bei u = 50 m/s, angesaugt bei Umgebungsbedingungen.

8.3 Fazit

Nach Aufzeigen des theoretischen Potenzials in Abschnitt 7 belegen die gezeigten Messergebnisse auch
das praktische Potenzial nicht-konstanter Steigung bei der Verdichtung von Luft mit groRen Umfangs-
geschwindigkeiten und grofRen Verdichtungsverhéltnissen. Da diese Bedingungen eher bei nasslaufen-
den Schraubenkompressoren vorzufinden sind, wird zur praktischen Realisierung eine kommerziell ver-
triebene, Oleingespritzte Maschine mit Dual-Lead-Rotoren ausgestattet. Dabei kdnnen das innere Volu-
menverhéltnis sowie die wahrend des Ausschiebens zur Verfiigung stehende Auslassflache vergrofert
werden. Die erstmalig realisierte Fertigung der Dual-Lead-Rotoren auf einer Funfachsfrdsmaschine
zeigt zufriedenstellende Ergebnisse, auch wenn gréRere Spalthohen gegeniber der Serienmaschine re-
sultieren. Die praktische Untersuchung auf einem Maschinenpriifstand liefert erste Erfahrungswerte hin-
sichtlich Betrieb und resultierender Effizienz von nasslaufenden Schraubenkompressoren mit nicht-kon-
stanter Steigung. Gegeniber der Serienmaschine ist der effektive isentrope Gitegrad des Dual-Lead-
Prototyps bei u =~ 35 m/s geringer. Bei der maximalen Umfangsgeschwindigkeit von u ~ 50 m/s kann
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der Giitegrad hingegen um vier Prozentpunkte gesteigert werden und bestétigt damit das hohe theore-
tisch bestimmte Potenzial im Bereich groRerer Umfangsmachzahlen und Verdichtungsverhéltnisse. Da
der Fordermassenstrom mit der Umfangsgeschwindigkeit steigt, werden in der Praxis hiufig grof3e bzw.
die maximal mdglichen Umfangsgeschwindigkeiten der Kompressoren verwendet, was das Potenzial
der nicht-konstanten Steigung unterstreicht.

Der Fertigungsaufwand nicht-konstanter Steigung ist jedoch im Vergleich zu konventionellen Maschi-
nen mit konstanter Steigung deutlich erhoht. Die zukiinftige kommerzielle Eignung nicht-konstanter
Steigung wird daran gemessen, ob das in dieser Arbeit aufgedeckte Potenzial von Maschinen mit nicht-
konstanter Steigung mit einer wirtschaftlichen Fertigung kombiniert werden kann.






187

9 Zusammenfassung und Ausblick

Schraubenkompressoren werden aufgrund ihrer robusten Bauweise und Effizienz haufig zur Verdich-
tung von Gasen eingesetzt und sind dadurch fir einen grol3en Teil des weltweiten elektrischen Energie-
umsatzes verantwortlich. Um die Energieeffizienz der Maschine weiter zu verbessern, untersucht die
vorliegende Arbeit das Potenzial von Schraubenkompressoren mit nicht-konstanter Rotorsteigung.
Nicht-konstante Rotorsteigung bezeichnet in diesem Zusammenhang Rotoren, die zwischen ihren bei-
den Stirnflachen keine konstante Steigung aufweisen. Das Konzept wird im Rahmen dieser Arbeit flr
eine grofRe Bandbreite von Randbedingungen untersucht, indem die Rotorgeometrie mithilfe von Kam-
mermodellsimulationen optimiert und mit Maschinen mit konstanter Rotorsteigung verglichen wird. Die
Genauigkeit des Simulationsansatzes hangt in groRem Mal3e von der Abbildungsglte der maschinenin-
ternen Spaltmassenstrome ab, worauf ein weiterer Schwerpunkt dieser Arbeit liegt.

Das Durchflussverhalten der Stirn- und Gehausespalte der Maschine wird detailliert mithilfe von CFD-
Simulationen sowie Experimenten untersucht. Dazu werden die Spaltgeometrien zu einer zweidimensi-
onalen Geometrie vereinfacht. Es werden dimensionslose Kennzahlen zur Beschreibung der physikali-
schen und der geometrischen Ahnlichkeit bestimmt, um die Anzahl der zu untersuchenden Einflusspa-
rameter zu reduzieren und die Ergebnisse zu verallgemeinern. Als dimensionslose ZielgroRe wird der
Stromungsbeiwert verstanden, der den Spaltmassenstrom auf einen theoretischen Massenstrom bezieht.
Zur Simulation des Spaltdurchflusses wird die Finite-Volumen-Software Ansys® CFX ohne und mit
Bewegung der Systemberandung zur Beriicksichtigung der Rotorbewegung genutzt. Zur experimentel-
len Spaltuntersuchung ohne Bewegung der Systemberandung steht ein offener Luftkreislauf zur Verfi-
gung, in den ein Spaltmodell integriert wird. Auf diese Weise kdnnen die simulativ bestimmten Werte
in einem Bereich der Kennzahlen fiir Luft validiert werden.

Der Stirnspalt besteht aus einem langlichen, rechteckigen Stromungskanal konstanter Spalthéhe, dessen
Untersuchung sich als durchaus komplex herausgestellt hat. Insbesondere im Bereich transitioneller
Reynoldszahlen kann keines der verwendeten Turbulenzmodelle die experimentellen Daten uneinge-
schrankt reproduzieren, was Potenzial fiir weiterfiihrende Untersuchungen mittels direkter numerischer
Simulation oder experimenteller Untersuchung mittels Schlierentechnik oder Laser-Doppler-Anemo-
metrie bietet. Im ibrigen Reynoldszahlbereich zeigen Simulation und Experiment eine hohe qualitative
Abbildungsgite. Als entscheidende Einflussparameter fiir den Strémungsbeiwert haben sich die Rey-
noldszahl sowie das Spalththe-L&ngen-Verhéltnis herausgestellt, mit deren Anstieg der Strémungsbei-
wert ebenfalls ansteigt. Der Isentropenexponent des Fluids, die Prandtl-Zahl sowie das am Spalt anlie-
gende Druckverhaltnis sind hingegen nur von untergeordneter Bedeutung. Im Bereich geringer Rey-
noldszahlen (< 1000) kann neben den aufwendigen CFD-Simulationen auch ein hergeleiteter analyti-
scher Ansatz zur Bestimmung des Spaltdurchflusses genutzt werden. Die Ergebnisse der Simulationen
ohne Bewegung der Systemberandung werden mithilfe einer Regressionsanalyse in einer Gleichung
zusammengefasst, sodass der Stromungsbeiwert in Abhangigkeit der Gbrigen Kennzahlen bestimmbar
ist. Eine Bewegung der Systemberandung hat grof3en Einfluss auf den Durchfluss durch den Stirnspalt,
da zusétzlich zur druckgetriebenen (Poiseuille-)Stromung eine Schlepp-(Couette-)Strémung entsteht,
die bei Berandungsbewegung in Strémungsrichtung den Spaltdurchfluss vergréRert und vice versa. Die
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Auswirkungen der bewegten Systemberandung konnen uber einen halbempirischen Ansatz mit den
Stromungsbeiwerten flir unbewegte Berandungen zur Bestimmung des Spaltdurchflusses verwendet
werden.

Zur Untersuchung der Gehdusespalte werden drei unterschiedliche Rotorsteigungen bei konstantem
Durchmesser untersucht. Im Vergleich zum Stirnspalt besitzt der Nebenrotorgehdusespalt eine deutlich
klrzere Spaltlange konstanter Spalth6he und einen abgerundeten Ein- und Auslauf, was die Bestimmung
der Stromungsbeiwerte vereinfacht. Es ergibt sich eine hohe Ubereinstimmung zwischen Simulation
und Experiment, wahrend die verwendeten Turbulenzmodelle kaum unterschiedliche Ergebnisse lie-
fern. Aufgrund der in der Regel kiirzeren Spaltlange liegt der Stromungsbeiwert im Vergleich mit dem
Stirnspalt auf einem grundsatzlich héheren Niveau. Auch fur den Nebenrotorgehdusespalt ist die Rey-
noldszahl der entscheidende Parameter fur den Spaltdurchfluss. Die Variation der Rotorsteigung fiihrt
primar zu einer Anderung der Spaltlange konstanter Spalthohe, weshalb sich die Untersuchung eines
Spalth6he-L&nge-Verhaltnisses anstelle von Rotorsteigung-Durchmesser-Verhéltnis und Spalthdhe-
Durchmesser-Verhaltnis anbietet. Der Einfluss der bewegten Systemberandung ist gering.

Der Hauptrotorgehdusespalt entspricht einer Diise-Diffusor-Geometrie, wobei die kleinste Spalthéhe in
nur einem Strdmungsquerschnitt vorliegt. Folglich ergeben sich die groften Strémungsbeiwerte der in
dieser Arbeit untersuchten Maschinenspalte sowie ein reduzierter Einfluss der Spalthdhe. Wie beim
Nebenrotor ist der Einfluss des Turbulenzmodells gering und die Ubereinstimmung zwischen Simula-
tion und Experiment hoch. Neben der Reynoldszahl hat sich das Rotorsteigung-Durchmesser-Verhaltnis
als wichtiger Einflussfaktor fur den Stromungsbeiwert herausgestellt, da dieses die Lange des Stro-
mungskanals bestimmt. Auch hier sind die Auswirkungen der bewegten Systemberandung sowie einer
Variation von Isentropenexponent und Druckverhaltnis weniger relevant. Wie fir den Stirnspalt wird
flr die Gehéusespalte der Strémungsbeiwert ohne Bewegung der Systemberandung mithilfe einer Re-
gressionsanalyse in Abhangigkeit der relevantesten Parameter angenahert.

Die gewonnenen Erkenntnisse hinsichtlich des Spaltdurchflusses dienen der Erhéhung der Genauigkeit
der Kammermodellsimulation und werden in das Simulationsprogramm ,,KaSim* implementiert. Die
Arbeit hinterlasst Potenzial zur genaueren Approximation der Stromungsbeiwerte, beispielsweise durch
eine Annéherung Uber B-Splines oder die Nutzung von KI-Modellen, statt der Implementierung tber
Regressionsfunktionale. Der Fokus weiterer Durchflussuntersuchungen nach dem Vorbild der hier
durchgefuhrten systematischen Kennzahlvariation sollte auf dem Profileingriffsspalt sowie der Kopf-
rundungsdffnung und den Ladungswechselflachen liegen. Darliber hinaus hinterlasst diese Arbeit Po-
tenzial zur experimentellen Untersuchung der Spalte unter Beruicksichtigung der Rotorbewegung.

Die kammermodellbasierte Optimierung der Rotorgeometrie bedingt die Erstellung einer groRen Anzahl
von Kammermodellen. Aus diesem Grund wird in dieser Arbeit mit dem Programm ,,ChamberModel-
Builder* ein neuer Ansatz der Kammermodellerstellung beschrieben, der insbesondere die geometrische
Periodizitat der Schraubenkompressoren mit zylindrischen Rotoren ausnutzt. Dadurch kénnen mit ge-
ringen Rechenressourcen automatisiert Mehrkammermodelle fur Schraubenmaschinen konstanter und
nicht-konstanter Rotorsteigung berechnet werden. Der beschriebene Ansatz wird mit KaSim und einem
Optimierungsablauf gekoppelt, der Gber einen Simplex-Algorithmus die Rotorsteigung bzw. den Rotor-



9 Zusammenfassung und Ausblick 189

steigungsverlauf und (ber ein Bisektionsverfahren das innere VVolumenverhaltnis der Maschine opti-
miert. Die Fluid- und Betriebsparameter sowie L&nge und Durchmesser der Rotoren werden vom An-
wender vorgegeben und bleiben bei einem Optimierungsdurchlauf konstant.

Zwei Arten von Schraubenrotoren mit nicht-konstanter Rotorsteigung werden in dieser Arbeit unter-
sucht. Die erste besteht aus vielen Rotorsegmenten mit identischer Lange (,,Multiple-Lead*), die jeweils
eine unterschiedliche (aber fir das Segment konstante) Rotorsteigung besitzen kdnnen, wodurch bei
einer groRRen Segmentzahl eine kontinuierliche Steigungsanderung angendhert werden kann. Die zweite
Art besteht aus nur zwei Segmenten unterschiedlicher Lange und Rotorsteigung (,,Dual-Lead*). Wie bei
der Spaltuntersuchung wird eine Dimensionsanalyse und anschlielend eine Untersuchung der nicht-
konstanten Rotorsteigung anhand dimensionsloser Kennzahlen durchgefiihrt. Der innere isentrope G-
tegrad wird in Abhdngigkeit der tibrigen bestimmten Kennzahlen fiir konstante und nicht-konstante Ro-
torsteigung optimiert und dadurch potenzielle Anwendungsbereiche der nicht-konstanten Rotorsteigung
identifiziert. Die Steigung der einzelnen Rotorsegmente sowie das innere VVolumenverhaltnis stellen
freie Geometrieparameter dar, die optimiert werden.

Die Multiple-Lead wird mit bis zu elf Rotorsegmenten untersucht. Die Ergebnisse zeigen, dass die op-
timierte Geometrie naherungsweise aus nur zwei Abschnitten konstanter Rotorsteigung besteht, was
einer Dual-Lead-Geometrie entspricht. Der Fokus der Untersuchungen liegt daher auf Dual-Lead im
Vergleich mit konstanter Rotorsteigung. Es zeigt sich, dass mithilfe nicht-konstanter Rotorsteigung der
Gradient der Volumenkurve so angepasst werden kann, dass im Vergleich zur konstanten Rotorsteigung
groRere innere Volumenverhéltnisse bei gleichzeitiger Steigerung der GroRe der Auslassflache maglich
sind. Daflr ist hochdruckseitig ein vergleichsweise kurzes Rotorsegment mit einer geringen Steigung
und ein langeres niederdruckseitiges Segment groRerer Steigung noétig. Durch eine flache VVolumen-
kurve wahrend des Ausschiebens kann die dissipative Auslassdrosselung reduziert werden, wodurch der
innere isentrope Gltegrad gesteigert wird. Dadurch kénnen hohe Gitegrade bereits bei geringen Ge-
samtumschlingungen erreicht werden, wodurch sich im Vergleich zur konstanten Rotorsteigung ein gro-
Reres Kammervolumen und damit ein grof3erer Fordermassenstrom ergeben. Gleichzeitig verschlechtert
sich fur nicht-konstante Rotorsteigung in der Regel die Spaltsituation, wodurch der Liefergrad bei glei-
cher Gesamtumschlingung etwas geringer ausfallt als fiir konstante Rotorsteigung.

Im Bereich grofer Verdichtungsverhaltnisse und Umfangsmachzahlen bei gleichzeitig geringem Isen-
tropenexponent des Fluids und geringen Spalthohen ergibt sich das grélte Verbesserungspotenzial
nicht-konstanter Rotorsteigung. Der innere isentrope Gultegrad der Dual-Lead-Maschine liegt im unter-
suchten Kennzahlbereich bis zu sechs Prozentpunkte tber der optimalen Maschine konstanter Rotor-
steigung. Fir geringe Verdichtungsverhaltnisse, geringe Umfangsmachzahlen und groRe Isentropenex-
ponenten ist das Optimierungspotenzial hingegen deutlich reduziert bzw. nicht vorhanden.

Das Potenzial nicht-konstanter Rotorsteigung wird im Rahmen dieser Arbeit ebenfalls praktisch nach-
gewiesen. Der aus der theoretischen Untersuchung resultierende potenziell vorteilhafte Kennzahlbereich
legt ebenfalls Potenziale fur nasslaufende Schraubenkompressoren offen. Fir eine praktische Prototyp-
untersuchung wird daher auf einen kommerziellen, dleingespritzten Luftkompressor zurlickgegriffen,
wodurch Verdichtungsverhaltnisse bis zu 16 untersucht werden kénnen. Der Kompressor wird mit Dual-
Lead-Rotoren ausgerustet, die auf einer Flinfachsfrasmaschine gefertigt sind. Die Spalte des Dual-Lead-
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Prototyps fallen im Vergleich zur Referenzmaschine konstanter Rotorsteigung jedoch groRRer aus,
wodurch die Referenzmaschine bei geringen Umfangsgeschwindigkeiten deutlich héhere effektive isen-
trope Gutegrade aufweist. Bei Umfangsgeschwindigkeiten von 50 m/s ergibt sich hingegen fir alle un-
tersuchten Verdichtungsverhéltnisse ein héherer innerer effektiver Gltegrad des Dual-Lead-Kompres-
sors, der bei einem Verdichtungsverhéltnis von 16 gegeniiber der Referenzmaschine um vier Prozent-
punkte gesteigert werden kann und damit das theoretische Verbesserungspotenzial auch praktisch vali-
diert.

Neben den hier durchgefiihrten Untersuchungen ergibt sich Potenzial fir weiterfihrende Untersuchun-
gen nicht-konstanter Rotorsteigung bzw. geometrischer Optimierungskonzepte. Das energetische Po-
tenzial nicht-konstanter Rotorsteigung konnte in dieser Arbeit nachgewiesen werden. Die Geometrie der
Rotoren mit nicht-konstanter Steigung ist im Vergleich zur konstanten Steigung jedoch deutlich kom-
plexer und fertigungstechnisch anspruchsvoll. Eine detaillierte Betrachtung der méglichen Fertigungs-
bzw. Fligeverfahren zur wirtschaftlichen Herstellung von Rotoren mit nicht-konstanter Rotorsteigung
steht derzeit noch aus. Ein weiteres vielversprechendes Konzept zur Verbesserung der Effizienz von
Schraubenkompressoren stellen konische Rotoren dar, fir die noch keine detaillierten Untersuchungen
verfugbar sind. Letztlich l&sst sich das Konzept nicht-konstanter Rotorsteigung auch in Schraubenex-
pandern anwenden, wodurch die Fulllung der Maschine und damit die Gesamteffizienz verbessert wer-
den konnte.
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Anhang

A.1 Dimensionsanalyse und Kennzahlen

A.1.1 Maschinenspalte
Nach Durchfiihrung des Pi-Theorems auf Grundlage der Parameter aus Gl. 4.2 ergeben sich folgende
Kennzahlen zur Beschreibung der physikalischen Ahnlichkeit fiir das Teilsystem Spalt:

m 1 c
Hl*:_th:_; H2=—p=K, l‘[3:pﬂ: HSP'
mSp a Cy PuD
GlLA1l
D Mgy, " U Ayp D
M= e =P P =P
Mgy D= pup Msp * Cy
Folgende Kennzahlen beschreiben die geometrische Ahnlichkeit:
hg, s
n, = —F, M, = — Gl.A2
77D )

Die Kennzahl I1, " bildet den Kehrwert des Stromungsbeiwertes (vgl. Gl. 2.10) zur Charakterisierung
des Spaltdurchflusses. Die Form der Kennzahl I1," erinnert an die Reynoldszahl, welche das Verhaltnis
von Tragheits- zu Zahigkeitskraften angibt und allgemein tber folgende Gleichung definiert ist:

=p'c'lchar
n

Re Gl.A3
Die charakteristische Lange [.,, hdngt von dem untersuchten System ab und ist fir Rohre beispiels-
weise der Durchmesser. Da die Spaltflache keinen Kreisquerschnitt besitzt, wird hier mit dem hydrau-
lischen Ersatzdurchmesser gearbeitet, welcher sich aus dem Verhéltnis von vierfacher Spaltflache und
Spaltumfang ergibt. Fir Spaltstromungen, bei denen die Spalthdhe deutlich geringer ist als die Spalt-
breite (hs, << bsp), ergibt sich naherungsweise die doppelte Spalthohe als hydraulischer Ersatzdurch-
messer. Damit ergibt sich fir die Reynoldszahl durch Erweiterung mit dem Massenstrom:

_p'C'lchar_zp'c'hSp_ zp'mSp'hSp _ 2mgy

Re = =
n n N p-hgy bsy, N-bgy

Gl. A4

Als Kennzahl I1, wird daher die Reynoldszahl aus GI. A.4 verwendet. Die Kennzahl I15* kann mit wei-
teren Kennzahlen verrechnet werden:

* * .
Iy -II;7 My - ugy

l_[72 PHD * hSpZ

Gl. A5

Der theoretische Massenstrom nach GI. 2.8 kann auch geschrieben werden als:
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. A 2K 2 kt1 A
Mip = Phup " - 1 ((HSp*)K - (HSp*) x > = Pup '_'f(HSp,K)
Agp |1 - = AHp
K Gl. A6
.. Pnp , ,
mit p_ = llgp und Iy = gy fir Mg, > My und Hgpe = Mg flir Mgy < Mgy
HD

Damit berechnet sich Gl. A.5 zu:

Ms* -1, " _ Pup "A - ugy

2 2
I1; Pup * hSp *Ayp

- f(Msp, k) GlL.A7

Durch Multiplikation mit dem dimensionslosen Verhéltnis aus Spalthéhe zu -breite ergibt sich die Um-
fangsmachzahl am Spalt:

HS - = Maursp G|A8
Ayp

Die Kennzahl 15" kann ebenfalls verrechnet werden, wodurch sich die Prandtl-Zahl ergibt:

I, - I,” -C
2 4 M0 % _po_ g, Gl.A9
l_[6 AHD
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A.1.2 Schraubenkompressor
Nach Durchfiihrung des Pi-Theorems auf Grundlage der Parameter aus Gl. 6.18 ergeben sich folgende
Kennzahlen zur Beschreibung der physikalischen Ahnlichkeit fiir das System Schraubenkompressor:

c a 1
H1=_p= K, Hz*z—NDzM , H3*=pﬂ’
Cy u ay Pnp
Gl. A.10
«_vp 1 «_ Wi «_ Mpru
Iy " u-D  Re,’ Il T u?’ e )

Der Isentropenexponent x sowie die Umfangsmachzahl Ma,, sind bereits von der Spaltuntersuchung
bekannt. Die Umfangsmachzahl wird hier jedoch mit der Umfangsgeschwindigkeit des Hauptrotors u
gebildet. Damit das Druckverhéltnis analog zur Definition aus Gl. 2.8 definiert und kleiner eins ist, wird
der Kehrwert von I1;"* verwendet:

_Pnp

I3 = — = lgompr Gl. A.11
PuD

ITs* kann mit IT," verrechnet werden:

15" w; w; w;

1,*? “ayp? K Re Typ  f(Iy - Rg-Typ)

Gl. A.12
Die theoretisch notige spezifische Arbeit wg, die im Fall einer isentropen Kompression nétig wére, kann

analytisch tber folgende Gleichung bestimmt werden:

k-1

) k-1
W, = Ahg = -RS-TND-[(@) ) —1]=f(n1.n3.Rs,TND> Gl. A3

PnD

Aufgrund &hnlicher Abhdngigkeiten wie die des Nenners in Gl. A.12 kann dieser durch die spezifische
isentrope Arbeit w, ersetzt werden, wodurch sich der bereits in Abschnitt 2 vorgestellte innere isentrope
Gutegrad ergibt:

H5 =— =1 Gl. A.14
ITs" kann ebenfalls verrechnet werden und ergibt dadurch die Prandtl-Zahl Pr.

H4*'H12_ 7I)IVD .KZIC‘UIPND.D:nND.Cp_K.RS-TND=PT‘. 1
Me" u-D-pnp Anp - U Anp u? Ma,*

Gl. A.15

Neben den physikalischen Kennzahlen I1; - I1g ergeben sich folgende Kennzahlen, die die geometrische
Ahnlichkeit des Kompressors beschreiben:

L h Vi
M. = =P Mt =2 + _ _Kompr Ende Gl. A.16

D’ 8~ p > 7 p’ o = D3

Die Kennzahl IT,* kann mit der Definition der Rotorsteigung auch geschrieben werden als:
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*

s 360° L 360°

=Z= D= 11 A
=5 =g Gl. A.17

Als Kennzahl Tl wird daher auf das Verhéltnis 360°/ ¢ zurlickgegriffen und damit statt auf die Rotor-
steigung die Rotorumschlingung zur Charakterisierung der Maschine verwendet.

Durch Verrechnung von I1,,"mit I1, ergibt sich:

T _ LD Gl. A.18
l_[10 VKompr,Ende

Das maximale Kammervolumen V., der Arbeitskammer ist proportional zur Rotorlange und zur Stirn-
flache der Rotoren, weshalb folgende Kennzahl gebildet werden kann, um das in GI. 2.1 eingefuhrte
innere Volumenverhaltnis zu erhalten:

Vmax

[y = = Gl. A.19

VKompr,Ende
Im Vergleich zum System Spalt aus Anhang A.1.1 ergibt sich, neben der ZielgréRe des Stromungsbei-
wertes statt des inneren isentropen Gutegrades, auf der Seite der physikalischen Kennzahlen die Um-
fangsreynoldszahl statt der Reynoldszahl. Diese sind jedoch ineinander uberfthrbar. So ergibt die Ver-
rechnung der Spaltkennzahlen mit ug, = u unter Verwendung von Gl. 2.8, der idealen Gasgleichung

sowie der Definition der isentropen Schallgeschwindigkeit:

Re-May, -k D 2my -k u D
a hSp PHD "VHD * bSp QHp hSp
2pup D "k u
= . . ' 'f(HSp'K)
Qxp *PHD *VHD QHD Gl A20
2R, Typ-Kk'D u o
=— ) ' ' f(HSp'K)
Qxp *VHD 1529))
u-D
=2 - f(Tsp, k) = 2Rey, - f(Msp, k)
VHp

Dies zeigt, dass die physikalischen Spaltkennzahlen von den physikalischen Maschinenkennzahlen ab-
héngen und kein Widerspruch zwischen der Verwendung der Reynoldszahl und der Umfangsreynolds-
zahl besteht.



207

A.2 Sensorpositionen im Gehause des Spaltmodells

(=]

15

Spaltmitte

Sensor | X Y
Al -15 -6
A2 -10 | -23
A3 0 -35
Ad -5 | -83
A5 5 -93
A6 10 | -125
A7 15 | -144
B1 15 -6
B2 10 | -23
B3 5 -50
B4 0 -67
B5 -5 | -107
B6 -10 | -125
B7 -15 | -144
C1 0 -10
C2 0 | -135

A: Thermoelement (wand-

blndig verbaut), Boh-
rungsdurchmesser im Stro-
mungskanal: 1,05 mm

B: Drucksensor, Bohrungs-

durchmesser im Stro-
mungskanal: 0,5 mm

C: Abstandssensor (wand-

blndig verbaut), Boh-
rungsdurchmesser im Stro-
mungskanal: 8 mm

Abbildung A.1: Ansicht von unten und Schnittansicht zur Visualisierung der Abmal3e und Sensor-

positionen des Spaltgehduses, Ursprung fir die Sensorposition ist auf Hohe der

Spaltmitte und an der Gehausewand, Gesamtbreite des Stromungskanals: 150 mm.








