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Verwendete Symbole und Indizes 
 

Symbol Einheit Bedeutung 

α [°] Hauptrotordrehwinkel 

α0 [°] Nullstellung des Hauptrotors 

 [-] Temkin-Koeffizient (S. 127) 

 [W∙m-2∙K-1] Wärmeübergangskoeffizient (S.139) 

 [°] Innenwinkel eines Dreiecks 

β [°] Innenwinkel eines Dreiecks 

 [°] Winkel der Spaltbreite eines Lagerraumspaltes (S. 
233) 

γ [°] Innenwinkel eines Dreiecks 

δ [-] Normierter Spaltmassenstrom (S. 99) 

δint [-] Mittlere normierte Rückströmung (S. 254) 

δxintegral [-] Relativer, integraler Fehler (S. 73) 

∆𝐧𝐧� [m-2] Flächenbezogene Anzahldichte von adsorbierten 
Molekülen 

∆s [mm] Integrationsschrittweite 

∆z [mm] Stirnschnittebenenabstand 

η [N∙s∙m-2] Dynamische Viskosität 

Θ [-] Bedeckungsgrad einer Oberfläche (S. 120) 

κ [-] Isentropenexponent 

λL [-] Liefergrad (S. 27) 

m [-] Dimensionsloser innere Leckage (S. 312) 

n0 [s-1] Molekulare Schwingungsfrequenz (S. 126) 

Π [-] Druckverhältnis 

ρ [kg∙m-3] Dichte 

 [-] Relative Fehlerschranke (S. 73) 

σ [N∙mm-2] Hertzsche Pressung 

ϕ [°] Umschlingungswinkel 

ϕZT [°] Zahnteilungswinkel (S. 26) 

Φ̇Reib [W] Reibleistung (S. 28) 
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a [mm] Achsabstand einer zweiwelligen Rotationsver-
drängermaschine 

A [mm²] Fläche 

b [mm] Breite 

c [m∙s-1] Strömungsgeschwindigkeit 

c� [m∙s-1] Mittlere Teilchengeschwindigkeit (S. 112) 

C [-] Dimensionslose Druckänderungsgeschwindigkeit 
(S.122) 

d [mm] Durchmesser 

E [J] Energie 

e⃑ [mm] Einheitsvektor im R3 

f [-] Logarithmische Interpolationsfunktion (S. 143) 

fm [Hz] Modellfrequenz (S. 62) 

fSpalt [-] Spaltform (VR1 … VR9_3) 

f⃑  [-] Parameterpaar (u,v) 

F�⃑  [N] Kraftvektor im R3 

h [mm] Höhe 

H [J] Enthalpie  

Ḣ [W] Enthalpiestrom 

I [mm4] Polares Flächenträgheitsmoment (S. 235) 

j [m-2∙s-1] Flächenstoßrate 

K [-] Kompressionsverhältnis (S. 28) 

 [mm-1] Krümmung (S. 188) 

K0 [-] Kompressionsverhältnis bei Nullförderung (S. 28) 

Kn [-] Knudsen-Zahl (S. 17) 

l [mm] Länge 

lchar [mm] Charakteristische Länge 

m [kg] Masse 

mT [kg] Statistische Masse eines Moleküls 

ṁ [kg∙s-1] Massenstrom 

M [-] Verhältnis der Leckagemassenströme am Ein- und 
Austritt (S. 319) 
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 [Nm] Drehmoment 

M���⃑  [Nm] Drehmomentvektor im R3 

Ma [-] Mach-Zahl 

n [cm-3] Teilchenanzahldichte 

 [-] (maximale) Anzahl 

 [min-1] Drehzahl 

 [-] Spalthöhenaufweitung (S. 179) 

n�⃑  [mm] Normalenvektor im R3 

n� [m-2] Flächenbezogene Anzahldichte von Molekülen 

N [-] Teilchenanzahl auf einer Oberfläche 

Nu [-] Nußelt-Zahl 

p [mbar] Druck 

p�⃑  [mm] Kartesischer Koordinatenpunkt im R3 

P [W] Leistung (S. 27) 

P12 [-] Molekulare Durchlaufwahrscheinlichkeit 

qL [mbar∙l∙s-1] Leckrate (S. 145) 

Q̇ [W] Wärmestrom 

r [mm] Radius 

R [J∙mol-1∙K-1] Universelle Gaskonstante 

RS [J∙kg-1∙K-1] Spezifische Gaskonstante 

Re [-] Reynolds-Zahl 

s [-] (Normierte) Phase der Mehrkammermodell-
Simulation (S. 62) 

 [-] Haftwahrscheinlichkeit 

s0 [-] Haftwahrscheinlichkeit bei leerer Oberfläche 

s⃑ [mm] Vektorieller Hebelarm 

S [m³∙h-1] Saugvermögen einer Verdrängermaschine (S. 26) 

t [s] Zeit 

T [°C] Temperatur 

u [J∙kg-1] Spezifische innere Energie 

U [J] Innerer Energie 
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vi [-] Inneres Volumenverhältnis (S. 26) 

v�⃑  [mm] Verschiebungsvektor im R3 

V [m3] Volumen 

Vmax [m³] Maximales Arbeitskammervolumen beim Abschluss 
des Ansaugvorganges (S. 26) 

Vex [m³] Arbeitskammervolumen zu Beginn des Ausschiebe-
vorgangs (S. 26) 

w [J∙kg-1] Spezifische Arbeit (S. 27) 

W [J] Arbeit (S. 27) 

z [mm] Koordinate in Richtung der Rotorachse 

 [-] Zähnezahl 

 

Index Begriff Bedeutung 

0, 1, 2, 3, …  Laufindizes in Listen oder Zeitpunkte in ei-
nem Zeitschrittverfahren 

ad Adsorption  

adsorbens Adsorbens Die Größe bezieht sich auf den Adsorbens 
(Festkörper) 

adsorptiv Adsorptiv Die Größe bezieht sich auf das Adsorptiv 
(Gas) 

at Atmosphäre  

A Austritt Definiert einen Größe oder Zustand unmittel-
bar am Auslass einer Vakuumpumpe oder am 
Austritt eines Spaltes 

A,B  Identifikation der Berandung bei Spaltströ-
mungen mit bewegter Berandung 

Berandung  Das verwendete Symbol bezieht sich auf eine 
Spaltberandung im Stirnschnitt 

char charakteristisch  

des Desorption  

e effektiv  

ex Expansion Aus der Nomenklatur des Schraubenmotors 
übernommene Bezeichnung für den Beginn 
des Ausschiebevorgangs 

E Eintritt Definiert einen Größe oder Zustand unmittel-
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bar am Einlass einer Vakuumpumpe oder am 
Eintritt eines Spaltes 

f gefördert  

F Fußkreis  

Fiktiv  Fiktive Größe, die als Referenz für einen Ver-
gleich verwendet wird 

Gehäuse Gehäusespalt  

HR Hauptrotor  

i innere  

 Indizierung  

K Kopfkreis  

Kammer  Das verwendete Symbol bezieht sich auf eine 
Arbeitskammer 

m  Arithmetischer Mittelwert aus zwei Größen 

max maximal  

min minimal  

mono Monoschicht  

N Norm Normbedingungen entsprechen einem Druck 
von 1013 mbar und einer Temperatur von  
0 °C 

NR Nebenrotor  

p Druckbezogen  

PE Profileingriffsspalt  

Rotor  Das verwendete Symbol bezieht sich auf ei-
nen Rotor 

Spalt  Das verwendete Symbol bezieht sich auf ei-
nen Spalt 

Stirn Stirnspalt  

Stromfaden  Das verwendete Symbol bezieht sich auf die 
tatsächliche dreidimensionale Richtung der 
Strömung im Spalt 

th theoretisch  

T Transfer  

V Vorvakuum Definiert einen Größe oder Zustand unmittel-
bar am Austritt der Vakuumpumpe 

Verbindung  Das verwendete Symbol bezieht sich auf die 
Geometrie einer fluidaustauschenden Verbin-
dungsquerschnittsfläche 

wü Wärmeübergang  
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Definition des Rotorstirnschnittes 
 

Abbildung 0.1 zeigt das Rotorprofil des im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Screw Vacu-

um Blower in der Nullstellung. Das zugrundeliegende Koordinatensystem hat seinen Ur-

sprung im Drehpunkt des Hauptrotors, wobei die Orientierung der x-Achse und y-Achse wie 

gezeigt ist. Die Richtung der z-Achse, welche die gleiche Richtung wie die Rotationsachse 

der Rotoren hat, steht senkrecht auf der Stirnschnittebene. Der gezeigte Stirnschnitt entspricht 

dem ersten Stirnschnitt auf der Einlassseite. Die Extrusion des Rotorpaares findet aus der 

Ebene heraus statt. 

 

 
Abbildung 0.1:  Definition des Rotorprofiles und des zugrundeligenden Koordinatensystem in der Ro-

tornullstellung 

 

Die Nullstellung des Hauptrotors α0 definiert sowohl für die geometrische als auch thermody-

namische Analyse den Ausgangszustand, aus dem eine Veränderung des Hauptrotordrehwin-

kels α stattfindet. Im Rahmen dieser Arbeits ist die Nullstellung durch den Winkel zwischen 

dem Rotorzahnkopf und der x-Achse definiert und beträgt 24°. 
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Abstract 
 

This thesis presents an approch for modelling and analysis of screw machines operating as 

blower pumps in vacuum applications. The main focus of this thesis is the combined experi-

mental and theoretical investigation of an exemplary screw vacuum blower as a replacement 

for typically used roots blowers. 

 

The prototype machine used for experimental investigations is based on the Gl 51.2 which is a 

screw supercharger designed to work at high operational speeds. Theoretical investigations 

are carried out using the thermodynamic simulation tool KaSim. To improve the results obtai-

ned from KaSim, this thesis introduces a new model to calculate the back flow based on ad- 

and desorption. In order to handle the increasing complexity, a novel method for the geomet-

ric analysis of screw-type machines is developed. The automatic chamber model generation is 

thus the crucial point of this thesis. 

 

The experimental results obtained from the prototype illustrate the high potential of screw 

machines used as blowers in vacuum applications. Foremost the ability to operate at high rota-

tional speeds leeds to a high suction speed while the footprint of such a machine remains 

small. Nevertheless a screw vacuum blower can reach lower ultimate pressure compared to 

similar roots blowers. The simulation results show a good agreement compared to experimen-

tal results and can therefore provide a more detailed insight into the mechanism of the pump. 
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1. Einleitung 
 

Im Fokus der vorliegenden Arbeit steht die experimentelle und theoretische Analyse der 

Schraubenkompressor-Technologie in der Anwendung als Vakuumpumpe. Diese Arbeit be-

rührt dabei verschiedene Disziplinen des Ingenieurwesens und der Informationstechnologie, 

deren Grundzüge im Folgenden vorgestellt werden. Dies betrifft zunächst die Aspekte der 

Vakuumphysik und der zweiwelligen Schraubenkompressoren, welche in allen Teilbereichen 

dieser Arbeit präsent sind. Im Anschluss wird der Stand der Technik für die wesentlichen in-

haltlichen Themengebiete der Arbeit dargelegt und der im Rahmen dieser Arbeit entwickelte 

und untersuchte Versuchsträger vorgestellt. Die Einleitung schließt mit einer Zusammenfas-

sung des Ziels der Arbeit. 

 

1.1 Historische Entwicklung 

Der Begriff des Vakuums wurde aus historischer Sicht zunächst maßgeblich durch den grie-

chischen Philosophen Leukipp und seinen Schüler Demokrit (ca. 400 v. Chr.) geprägt. Diese 

postulierten ein Modell, wonach alle Materie aus elementaren, unteilbaren Bausteinen (aus 

dem griechischen atomos = das Unzerteilbare) zusammengesetzt wäre. Im Umkehrschluss 

bedeutete dies, dass es zwischen den Atomen das Nichts, also einen leeren Raum, geben müs-

se. Diese sehr fortschrittliche Denkweise ist durch eine Vielzahl an Philosophen und Natur-

wissenschaftlern abgelehnt worden, da ihrer Ansicht nach die Natur eine „Abneigung“ gegen-

über einer solchen absoluten Leere hätte. Diese z.B. von Aristoteles fast dogmatisch propa-

gierte Theorie des „horror vacui“ konnte letztendlich erst durch die Experimente von Evange-

lista Torricelli und Blaise Pascal (ca. 1640 n. Chr.) widerlegt werden, welche die Existenz 

eines nahezu luftleeren Raumes nachweisen konnten. Aus der Tatsache, dass ein absolut leerer 

Raum technisch nicht realisierbar ist, hat sich in der Wissenschaft im Laufe der Zeit ein neues 

Verständnis für den Begriff des Wortes Vakuum etabliert, welches über die ursprüngliche 

Wortbedeutung (aus dem lat. vacuus = entblößt, frei, leer) hinausgeht. Das Deutsche Institut 

für Normung z.B. definiert den Begriff Vakuum anhand des Druckes in einem Behälter in 

Relation zum niedrigsten auf der Erdoberfläche messbaren Druck (DIN 28400). Eine Abstu-

fung bzw. Klassifizierung verschiedener Vakua kann anhand des statischen Druckes oder der 

Teilchenanzahldichte erfolgen (Tabelle 1.1). [1] 
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Tabelle 1.1:  Druck p und Teilchenzahldichte n für Luftmoleküle in den zugehörigen Vakuumklassen 
(Teilchenzahl n bei Normtemperatur TNorn auf Zehnerpotenzen gerundet) [2] 

 Grobvakuum Feinvakuum Hochvakuum Ultrahochvakuum 
Druck [mbar] 103 - 100 100 - 10-3 10-3 - 10-7 10-7 - … 

Teilchenzahl [cm-3] 1019 - 1016 1016 - 1013 1013 - 109 109 - … 
Freie Weglänge [mm] 10-4 - 10-1 10-1 - 102 102 - 106 106 - … 
 

Aus Sicht der Strömungsmechanik ist die mittlere freie Weglänge l, also die Strecke die ein 

molekulares Teilchen ohne Zusammenstoß mit einem anderen Teilchen im statistischen Mittel 

zurücklegen kann, eine entscheidende Rolle zum Verständnis der physikalischen Effekte auf 

mikroskopischer und makroskopischer Ebene. Insbesondere dann, wenn das Strömungsfeld 

geometrisch begrenzt ist, können charakteristische Abmessungen lchar, z.B. die Höhe eines 

Spaltes hSpalt, genutzt werden, um die Knudsen-Zahl zu bilden [2]. 

 

charl
lKn =  Gl. 1.1 

 

Die Knudsen-Zahl ermöglich die Unterteilung von Strömungen in Kontinuumströmungen für 

Kn < 0,01 und molekulare Strömungen für Kn > 0,5. Im Übergang zwischen beiden Strö-

mungsformen stellt sich oftmals ein Mischverhalten beider Strömungsformen ein. Die wissen-

schaftliche Ergründung und Erforschung des Vakuums und der zugrunde liegenden Physik 

war und ist eng mit der Entwicklung von Methoden zu dessen technischer Erzeugung verbun-

den. Einen wesentlichen Beitrag zur Erzeugung und damit auch zur Nutzung von Vakuum als 

technologisches Mittel hat Otto von Guericke (ca. 1650 n. Chr.) mit der Erfindung einer Kol-

benluftpumpe geleistet [2]. Der Gedanke der technischen Erzeugung von Vakua ist im Laufe 

der Zeit aufgegriffen und in eine Vielzahl von an die jeweiligen Anforderungen der techni-

schen Applikationen angepassten Funktions- und Konstruktionsprinzipien umgesetzt worden.  
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Abbildung 1.1:  Ausgewählte Anwendungsbereiche der Vakuumtechnologie in industrieller Anwendung 

und Forschung [2] 

 

Eine teilweise Übersicht der typischen und vielfältigen Anwendungen der Vakuumtechnik 

zeigt Abbildung 1.1. Vakuumtechnik spielt eine zentrale Rolle in industrialisierten Prozessen 

wie z.B. Stahlentgasung, Gefriertechnik oder der Displaytechnologie. Vakuumpumpen wer-

den in diesen Prozessen zum Evakuieren von Prozess- oder Schleusenkammern verwendet 

und sind somit die Grundvoraussetzung für deren Durchführbarkeit. Neben bereits industriali-

sierten Prozessen spielt die Vakuumtechnik in vielen Bereichen der Forschung eine wichtige 

Rolle. Hier sind z.B. Teilchenbeschleuniger und Raumfahrtforschung typische Anwendungen 

der Vakuumtechnik. 

 

Zur Erzeugung von technischen Vakua werden Maschinen verschiedener Bauarten eingesetzt, 

wobei diese übergeordnet den Vakuumpumpen zugeordnet werden können. Die topologische 

Einordnung als Pumpe ist angesichts des in der Regel kompressiblen Arbeitsmediums irrefüh-

rend, da solche Maschinen eigentlich als Kompressoren klassifiziert werden müssten. Die 

Einordnung als Pumpe geschieht vor dem historischen Hintergrund, dass die ersten Baufor-

men an die bereits bekannten Wasserpumpen angelehnt wurden [2]. Die vielfältigen Anwen-

dungsfelder von Vakuumpumpen und die jeweils benötigte Form des Vakuums erfordern eine 

Vielzahl an verschiedenen Prinzipien zur Vakuumerzeugung. 
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Abbildung 1.2:  Ausgewählte Bauarten und Funktionsprinzipien industriell eingesetzter Vakuumpum-

pen nach [2] 

 

Vakuumpumpen lassen sich zunächst nach ihrem Funktionsprinzip in zwei elementare Grup-

pen einteilen. Die erste Gruppe umfasst die Gastransfervakuumpumpen, die zweite Gruppe 

die gasbindenden Vakuumpumpen (Abbildung 1.2). Das wesentliche Unterscheidungskriteri-

um ist die Art und Weise, wie das Arbeitsmedium aus dem Rezipienten entfernt wird. Zur 

Gruppe der Gastransferpumpen zählen alle nach dem Verdrängerprinzip oder Drehimpuls-

wandlung funktionierenden Bauarten, wobei dies die Gruppe der Verdrängermaschinen und 

Strömungsmaschinen umfasst. Die gasbindenden Vakuumpumpen arbeiten nach einem völlig 

anderen Konzept. Zu dieser Gruppe zählen Vakuumpumpen, welche einen physikalischen 

Effekt wie z.B. Adsorption oder Kondensation ausnutzen, um Moleküle des Arbeitsmediums 

an eine Oberfläche zu binden. Sind ausreichend Moleküle gebunden, erfolgt die räumliche 

Trennung vom Rezipienten. Die umfangreiche Anzahl an unterschiedlichen Funktionsprinzi-

pien und Bauarten ist durch die Bandbreite der Anwendung und die verschiedenen Bereiche 

des Vakuums bedingt, da es in der Regel keine Vakuumpumpe gibt, welche alle gestellten 

Forderungen erfüllt, sondern diese nur durch den Einsatz von Pumpenkombinationen abge-

deckt werden können. Die verschiedenen Funktionsprinzipien werden, je nach physikalischen 

Wirkmechanismen, in jeweils zugeordneten Vakuumbereichen eingesetzt. Im Grobvakuum 

werden bevorzugt Verdränger-Vakuumpumpen eingesetzt, welche in Kombination auch den 

Bereich des Fein- und angrenzenden Hochvakuums erreichen können. Für den Bereich des 

Fein- und Hochvakuums werden oftmals Turbomolekularpumpen, also prinzipiell Strö-
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mungsmaschinen eingesetzt. Für den Bereich des Fein-, Hoch- und Ultrahochvakuum kom-

men dann oftmals die gasbindenden Vakuumpumpen zum Einsatz. 

 

Die Verdränger-Vakuumpumpen teilen sich in verschiedene Untergruppen auf. Eine Untertei-

lung kann zunächst aus kinematischer Sicht zwischen oszillierenden und rotierenden Bauarten 

erfolgen, die rotierenden Bauarten können wiederum nach der Anzahl an Wellen, üblicher-

weise in ein- und zweiwellige Varianten, unterteilt werden. Ein von der Geometrie und Kine-

matik losgelöstes Kriterium ist die Unterscheidung zwischen nass- und trockenlaufenden Bau-

formen. Das Einbringen von Dicht-, Schmier- und/oder Kühlmedien in den Arbeitsraum der 

Verdrängermaschine erweist sich hinsichtlich der Betriebseigenschaften als sinnvoll, da ge-

genüber trockenlaufenden Varianten eine teilweise Abdichtung der systemimmanenten Spalt-

verbindungen erreicht werden kann und die Verdichtungswärme anteilig durch das zusätzliche 

Medium abgeführt wird. Ein wesentlicher Nachteil ist die Kontamination des eigentlichen 

Arbeitsmediums mit dem Hilfsmedium und die zusätzliche Reibleistung die durch die meist 

hochviskosen Medien entsteht. Die Kontamination kann zwar durch den Einsatz von Filter-

techniken zu großen Teilen aus dem Arbeitsmedium entfernt werden, für eine Vielzahl an 

Anwendungen ist jedoch eine hohe Reinheit des Arbeitsmediums erforderlich. Eine weitere 

Problematik, die sich für flüssige Hilfsmedien in Vakuumanwendungen ergibt, ist der Dampf-

druck, welcher nicht größer als der zu erreichende Enddruck sein darf, da ansonsten eine un-

erwünschte Verdampfung des Hilfsmediums stattfindet. 

 

1.2 Zweiwellige Rotationsverdrängermaschinen 

Das grundlegende Funktionsprinzip und die wesentlichen Kenngrößen zur geometrischen und 

thermodynamischen Charakterisierung einer zweiwelligen Rotationsverdrängermaschine spie-

len für diese Arbeit eine zentrale Rolle. Die Begriffe des Arbeitsspieles, der Spaltverbindun-

gen sowie der wesentlichen Kennzahlen werden am Beispiel des Schraubenkompressors er-

läutert, da dieser die technologische Basis für den im weiteren Verlauf der Arbeit vorgestellten 

Prototypen bildet. 

 

1.2.1 Arbeitsspiel 

Das den Schraubenkompressoren zugrunde liegende Verdrängerprinzip ist exemplarisch in 

Abbildung 1.3 dargestellt. Die sich zyklisch ändernden, gekapselten Arbeitskammern, welche 

das gemeinsame Kennzeichen aller Verdrängermaschinen sind, bilden sich bei dem Schrau-



21 

benkompressor in Zahnlückenräumen. Die ansaugenden Arbeitskammer bildet sich durch das 

Auseinanderdrehen der sich zuvor im Eingriff befindlichen Rotoren (Abbildung 1.3a). Das 

Fluid strömt in den hier gelb markierten Arbeitsraum bis dieser bei fortlaufender Rotation 

durch Überfahren der Einlasssteuerkanten von der Saugseite abgeschlossen wird. 

 

 

 
Abbildung 1.3:  Das Arbeitsspiel einer exemplarischen Schraubenmaschine bestehend aus den drei Pha-

sen Ansaugen (a), Verdichten (b) und Ausschieben (c) 

 

Durch weitere Drehung der Rotoren wird der nun von Saug- und Druckseite gekapselte Pro-

fillückenraum verkleinert und das Fluid somit verdichtet (Abbildung 1.3b). Beim Überfahren 

der Auslasssteuerkante entsteht eine Verbindung zwischen Arbeitskammer und Druckseite 

(Abbildung 1.3c). Durch fortschreitende Drehung der Rotoren wird das Fluid aus dem Ar-

beitsraum verdrängt. 

 

Die Steuerkanten, sowohl auf der Einlass- als auch auf der Auslassseite, sind meistens durch 

eine radiale und eine axiale Fläche definiert. Die axiale Fläche ist durch das Rotorprofil im 

Stirnschnitt des Schraubenkompressors definiert, die Kontur der radialen Fläche folgt den 

Einlasssteuerkanten Auslasssteuerkanten 

a b 

c 
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Zahnkopflinien der Rotoren in Achsrichtung. Bei einem Schraubenkompressor laufen stets 

mehrere Arbeitsspiele gleichzeitig ab. Bei Beginn der Verdichtung in einer Arbeitskammer 

beginnt zeitgleich der Ansaugvorgang der nachfolgenden Kammer und aus der Vorhergehen-

den wird das Fluid ausgeschoben. Die Kammerfrequenz, also die Frequenz ausgeführter Ar-

beitsspiele, ergibt sich somit aus der Hauptrotorfrequenz multipliziert mit der Hauptrotorzäh-

nezahl. 

 

1.2.2 Spaltverbindungen 

Allen Schraubenkompressoren gemein ist die prinzipbedingte Existenz von Spalten zwischen 

Rotor und Gehäuse sowie zwischen Haupt- und Nebenrotor. Diese begrenzen stets den gekap-

selten und damit idealerweise spaltlosen Arbeitsraum einer Verdrängermaschine. Schrauben-

maschinen für die Anwendung im Vakuum werden sowohl in trockenlaufender als auch in 

nasslaufender Bauart ausgeführt. Bei Nassläufern fungiert in der Regel ein in den Arbeitsraum 

eingespritztes Öl als dichtendes Medium in den Arbeitsraumspalten. Zudem kommt dem Öl 

eine kühlende und schmierende Funktion zu. Demgegenüber steht in vielen Anwendungen die 

Forderung nach einem sauberen bzw. ölfreien Vakuum. Das bedeutet, dass jegliche Kontami-

nation des Systems - und somit Zuführung eines zusätzlichen Mediums wie Öl - zu vermeiden 

ist. Dies ist gleichzusetzen mit der Forderung nach trockenlaufenden Vakuumpumpen [3]. 

Spaltströmungen haben insbesondere bei trockenlaufenden Vakuumpumpen einen signifikan-

ten Einfluss auf die Energiewandlungsgüte [3] [4] [5]. 

 

Die minimale geometrische Beschreibung eines Spaltes erfolgt anhand seiner charakteristi-

schen Abmessungen, wobei im Folgenden die Spaltlänge lSpalt stets die Länge des Spaltes in 

Strömungsrichtung des Fluides beschreibt. Die Spalthöhe hSpalt und die Spaltbreite bSpalt span-

nen eine zur Strömungsrichtung orthogonale Ebene auf, wobei die Spalthöhe stets die geomet-

risch kleinere Abmessung von Breite und Höhe beschreibt. Sie entspricht, sofern nicht anders 

deklariert, immer dem absoluten Minimalwert entlang eines Stromfades durch die Spaltgeo-

metrie. 

 

Bei Schraubenmaschinen stellen Spalte Verbindungen zwischen angrenzenden Arbeitskam-

mern, zwischen Arbeitskammern und Ein- und Auslassseite oder sogar unmittelbare Verbin-

dungen zwischen Ein- und Auslassseite dar. Es lassen sich grundsätzlich vier Spaltarten unter-

scheiden, der Gehäusespalt, der Stirnspalt, der Profileingriffsspalt und die Kopfrundungsöff-

nung. Diese unterscheiden sich - neben ihrer logisch-geometrischen Klassifizierung - sowohl 
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durch die Arbeitskammern welche sie verbinden, als auch durch das zwischen Spalteintritt 

und Austritt herrschende Druckverhältnis. Dieses ist maßgeblich für die unerwünschte Rück-

strömung des Fluides von der Seite höheren zu der Seite niedrigeren Druckpotentials verant-

wortlich.  

 

 
Abbildung 1.4:  Exemplarische Darstellung der Gehäuse- und Stirnspalte einer Schraubenmaschine 

 

Der Gehäusespalt befindet sich zwischen den Rotorzahnköpfen und der die Rotoren um-

schließenden Gehäusewand (Abbildung 1.4). Die Spaltform und -länge ist durch das Rotor-

profil definiert und unterscheidet sich somit für die meisten technisch relevanten Rotorprofile 

auf der Haupt- und Nebenrotorseite. Die Spaltbreite wird maßgeblich durch die Länge der 

Zahnkopflinie bestimmt. Die Spalthöhe ist zunächst ein konstruktiver Parameter, welcher 

durch die Durchmesserdifferenz zwischen Rotorkopfkreis und Gehäusebohrung definiert ist. 

Abweichungen von diesem Wert sind fertigungs- und betriebsbedingt. Die Ursachen der be-

triebsbedingten Abweichung werden im Anschluss für alle Spaltarten gleichermaßen disku-

tiert. Der Gehäusespalt verbindet ausschließlich benachbarte Zahnlückenräume miteinander. 

 

Der Stirnspalt bildet sich jeweils zwischen den Gehäuse- und Rotorstirnflächen an der Ein- 

und Austrittseite der Maschine aus (Abbildung 1.4). Er verbindet in den meisten Fällen, ähn-

lich wie der Gehäusespalt, benachbarte Zahnlückenräume miteinander. Darüber hinaus kann 

der Stirnspalt jedoch auch eine unmittelbare Verbindung zwischen Ein- und Austrittsseite der 

Maschine herstellen. Der entscheidende geometrische Einflussfaktor ist dabei der Umschlin-

gungswinkel. Bei kleinen Umschlingungswinkeln entsteht diese unmittelbare Verbindung, 

eine Vergrößerung des Umschlingungswinkels minimiert diese bzw. schließt die unmittelbare 

Verbindung abhängig von der Geometrie der Steuerkanten gänzlich aus. Die Höhe des Stirn-

spaltes ergibt sich konstruktiv aus der dem jeweiligen Abstand der Rotorstirnfläche zur Ge-

häusestirnfläche. 



24 

 

 
Abbildung 1.5:  Exemplarische Darstellung des Profileingriffsspaltes einer Schraubenmaschine auf dem 

Haupt- und Nebenrotor 

 

Der Profileingriffsspalt verläuft entlang der Eingriffsline oder Quasi-Eingriffslinie der beiden 

Rotoren (Abbildung 1.5). Da der Eingriffslinie einer spielfreien Verzahnung in den meisten 

Anwendungen nur eine theoretische Bedeutung zukommt, wird im Folgenden der Begriff der 

Quasi-Eingriffslinie verwendet. Diese gibt den kürzesten Abstand zwischen Haupt- und Ne-

benrotor bei einem Rotorprofil wieder. Bei einem Rotorpaar ohne externe Synchronisierung, 

auch als unsynchronisiert bezeichnet, wälzen die Rotoren direkt aufeinander ab. Das bedeutet, 

dass die Quasi-Eingriffslinie in den Kontaktpunkten der tatsächlichen Eingriffslinie ent-

spricht. Die Spaltbreite erstreckt sich über die gesamte im Eingriff befindliche verwundene 

Länge zwischen Haupt- und Nebenrotor. Der Profileingriffsspalt verbindet somit ebenfalls 

benachbarte Profillückenräume miteinander. Allerdings kann abhängig von den geometrischen 

Parametern des Rotorpaares über den Profileingriffsspalt auch eine unmittelbare Verbindung 

zwischen Ein- und Austrittsseite der Maschine entstehen. 

 

Die Kopfrundungsöffnung, auch als Blasloch bezeichnet, entsteht zwischen der Verschnei-

dungskante des Gehäuse und der Profilkontur im Rotorkopfbereich von Haupt- und Nebenro-

tor (Abbildung 1.6). Die Kopfrundungsöffnung bildet dabei eine Verbindung zwischen an-

grenzenden Profillückenräumen. Hierbei kann zwischen der saugseitigen und druckseitigen 

Kopfrundungsöffnung unterschieden werden. Die Kopfrundungsöffnung muss dabei von den 

regulären Verbindungsflächen der Arbeitskammern auf Haupt- und Nebenrotorseite unter-

schieden werden, welche in der Regel zwei Arbeitskammern mit ähnlichem oder gleichem 

Druckniveau verbinden. 
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Abbildung 1.6: Druckseitige und saugseitige Kopfrundungsöffnung (orange) und reguläre Kammer-

verbindung (grün) zwischen Arbeitskammern des Haupt- und Nebenrotors 

 

Anhand der Abbildung 1.6 ist ersichtlich, dass sich die Flächeninhalte der saug- und drucksei-

tigen Kopfrundungsöffnung deutlich unterscheiden. Dieser Effekt ist der zumeist asymmetri-

schen Profilgestaltung zuzuschreiben, welche die Minimierung der Spaltmassenströme und 

somit der Spaltflächen zum Ziel hat. Die Verkleinerung der druckseitigen Kopfrundungsöff-

nung durch den Einsatz eines asymmetrischen Rotorprofils bedeutet jedoch eine gleichzeitige 

Vergrößerung der saugseitigen Kopfrundungsöffnung. In den meisten Anwendungsfällen 

spielt diese Verbindung jedoch eine untergeordnete Rolle, da sie lediglich zwei Arbeitskam-

mern auf der Haupt- und Nebenrotorseite verbindet, die bereits durch die Einlassfläche mitei-

nander verbunden sind. 

 

1.2.3 Geometrische und thermodynamische Kennzahlen 

Neben dem Funktionsprinzip und den geometrisch beschreibbaren Spaltverbindungen existie-

ren verschiedene geometrische und thermodynamische Kenngrößen, die eine Rotationsver-

dränger-Vakuumpumpe kennzeichnen. Bei Profilen mit unterschiedlichen Größen für Haupt- 

und Nebenrotor beziehen sich die Größen, wenn nicht explizit angegeben, auf den Hauptrotor. 

Die Geometrie der Rotoren wird oftmals durch ein Profil im Stirnschnitt sowie einen Um-

schlingungswinkel ϕHR definiert. Der Umschlingungswinkel beschreibt quantitativ die Ver-

windung der Rotorverzahnung entlang der Rotorachse. Er ist definiert als der Winkel, den ein 

Rotorzahn aus axialer Sicht entlang seiner Bahn über die gesamte Länge des Rotors ein-

schließt. Der Umschlingungswinkel des Nebenrotors ergibt sich dabei automatisch in Abhän-

gigkeit der Zähnezahlen zHR und zNR des Haupt- und Nebenrotors (Gl. 1.2). 

Druckseite Saugseite 
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NR

HR
HRNR z

z
⋅ϕ=ϕ  Gl. 1.2 

 

Der Zahnteilungswinkel ϕZT des Rotorprofils ergibt sich aus der Zähnezahl eines Rotors. Er 

wird beschrieben durch das Verhältnis eines gesamten Kreisumfangs bezogen auf die Zähne-

zahl z und entspricht dem Winkel zwischen zwei Zahnköpfen eines Rotors (Gl. 1.3). 

 

z
360

ZT
°

=ϕ  Gl. 1.3 

 

Eine weitere geometrische Kenngröße ist das innere Volumenverhältnis vi eines Schrauben-

kompressors. Es ist das Verhältnis des Arbeitskammervolumens nach Abschluss des Füllungs-

vorganges Vmax und des Volumens Vex zu Beginn des Ausschiebevorgangs. Damit ist das inne-

re Volumenverhältnis nur durch die Kombination von Rotorgeometrie und Ein- und Auslass-

flächen definiert (Abbildung 1.3). Es ist aus thermodynamischer Sicht ein Maß für die innere 

Verdichtung, die das Fluid während eines Arbeitsspiels erfährt (Gl. 1.4). 

 

ex

max
i V

V
v =  Gl. 1.4 

 

Das maximale Kammervolumen Vmax, welches oftmals dem Kammervolumen zum Abschluss 

des Ansaugvorganges entspricht, bildet zusammen mit der Hauptrotorzähnezahl und der 

Hauptrotordrehzahl das theoretische Saugvermögen Sth (Gl. 1.5). 
 

HRHRmaxth nzVS ⋅⋅=  
Gl. 1.5 

 

Das theoretische Saugvermögen Sth ist wie das innere Volumenverhältnis vollständig aus der 

Geometrie der Maschine abgeleitet und beschreibt den idealisierten und vollständig verlust-

freien Volumenstrom, den die Schraubenmaschine unabhängig von den Betriebsbedingungen 

fördern kann. Wird die Dichte ρE des Fluides am Eintritt der Maschine berücksichtigt, ergibt 

sich aus dem theoretischen Saugvermögen der theoretisch förderbare Massenstrom ṁth (Gl. 

1.6). 
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thEth Sm ⋅ρ=  Gl. 1.6 

 

Sowohl bei dem theoretischen Saugvermögen als auch bei dem theoretischen Massenstrom 

handelt es sich um einheitenbehaftete Größen, so dass für eine bessere Vergleichbarkeit der 

Liefergrad λL als dimensionslose Größe definiert werden kann. Dieser ist als Verhältnis des 

effektiven Fördermassenstromes ṁf und des theoretischen Massenstromes ṁth definiert (Gl. 

1.7). 

 

th

f
L m

m



=λ   Gl. 1.7 

 

Unter der Annahme, dass sich sowohl das theoretische als auch das effektive Saugvermögen 

auf denselben Fluidzustand am Eintritt beziehen, kann der Liefergrad auf das Verhältnis des 

effektiven und theoretischen Saugvermögen reduziert werden (Gl. 1.8). 

 

 
th

f
L S

S
=λ        mit           fEf Sm ⋅ρ=  Gl. 1.8 

 

Die Bilanz der Leistungsaufnahme ist neben dem Saugvermögen die zweite entscheidende 

Größe zur integralen Beurteilung des Betriebsverhaltens einer Vakuumpumpe. Je nach Defini-

tion der Systemgrenzen kann zwischen der effektiven Leistung Pe, der inneren Leistung Pi und 

der dem Fluid aufgeprägten reversibel nutzbaren Leistung Pf unterschieden werden. Die inne-

re Leistung Pi bzw. die zugrunde liegende Innenarbeit Wi spielt insbesondere aus Sicht der 

thermodynamischen Betrachtung eine wichtige Rolle, da sie das Ringintegral des thermody-

namischen Prozesses beschreibt. 

 

HRHRHRHRii znVdpznWP ⋅⋅=⋅⋅= ∫  Gl. 1.9 

 

Der Zusammenhang zwischen Leistung und Arbeit pro Arbeitsspiel ist durch die Hauptrotor 

drehzahl und die Hauptrotorzähnezahl gegeben (Gl. 1.9). Die Innenarbeit kann direkt nur mit 

viel Aufwand durch eine Druckindizierung des Arbeitsraumes messtechnisch erfasst werden. 
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Aus diesem Grund wird oftmals die effektive Leistung betrachtet, welche zu der Innenleistung 

die mechanischen Reibleistungen Φ̇Reib z.B. in Lagern und Dichtungen beinhaltet (Gl. 1.10). 

 

ibReie PP Φ+=   Gl. 1.10 

 

Der mit abnehmenden Ein- und Austrittsdrücken ebenfalls durch den Einfluss auf die Dichte 

des Arbeitsmediums abnehmende Massenstrom führt für die Anwendung als Vakuumpumpe 

dazu, dass die Innenleistung sehr kleine Absolutwerte annehmen kann. Damit ist eine Be-

trachtung der mechanischen Reibverluste besonders interessant. In Betriebszuständen mit 

kleinen Absolutdrücken wird die Innenleistung vernachlässigbar klein, so dass die mechani-

sche Reibleistung in etwa der effektiven Antriebsleistung entspricht. 

 

Eine besondere Kenngröße im Bereich der Vakuumtechnik ist der Enddruck pE,min einer Ma-

schine. Eine ideale Maschine, deren Saugvermögen nicht von den Betriebsbedingungen ab-

hängt, kann einen ideal abgedichteten Rezipienten bis auf einen beliebigen Druck evakuieren. 

Unter technischen Gesichtspunkten führen jedoch innere und äußere Leckagen dazu, dass mit 

zunehmendem Kompressionsverhältnis K und sinkendem Eintrittsdruck pE das effektive 

Saugvermögen der Pumpe tendenziell abnimmt. Beim Überschreiten eines bestimmten Kom-

pressionsverhältnisses fördert die Pumpe keinen Volumenstrom mehr. Dementsprechend kann 

ein angeschlossener Rezipient oder der blindgeflanschte Saugstutzen nicht weiter evakuiert 

werden. Dieser Druck wird als Enddruck der Pumpe bezeichnet. Das zugehörige Kompressi-

onsverhältnis bei Nulldurchsatz wird als K0 bezeichnet (Gl. 1.11). 

 

E

V

p
pK =           bzw.          

min,E

V
0 p

p
K =  Gl. 1.11 

 

Der Enddruck bzw. die maximale Kompression einer Blower-Vakuumpumpe ist dabei im We-

sentlichen von den beiden Betriebsparametern Drehzahl und Vorvakuumdruck abhängig, so 

dass in der Regel der Begriff K0-Kurve verwendet wird [2]. 
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Abbildung 1.7:  Exemplarische K0-Kurven einer Blower-Vakuumpumpe bei Variation der Drehzahl n 

als Funktion des Vorvakuumdruckes pV 

 

Typische K0-Kurven einer Blower-Vakuumpumpe sind in Abbildung 1.7 dargestellt. Sie 

zeichnen sich in der Regel durch die Ausbildung eines drehzahl- und vorvakuumdruck Ab-

hängigen Maximalwert aus [6]. Die abnehmenden maximalen Kompressionsverhältnisse für 

steigende bzw. sinkende Vorvakuumdrücke bezogen auf einen drehzahlabhängigen Maximal-

wert sind auf zwei wesentliche Mechanismen zurückzuführen. 

 

Für hohe Vorvakuumdrücke bestimmen Spaltmassenströme die maximal erreichbaren End-

drücke. Dabei ist aus physikalischer Sicht zu berücksichtigen, dass der Leitwert oder das 

Durchströmungsverhalten eines Spaltes eine signifikante Abhängigkeit von der Verdünnung 

der Strömung hat. Mit abnehmendem Druck steigt die Verdünnung des Gases an und die Leit-

fähigkeit nimmt typischerweise ab. Dies hat sinkende Spaltdurchflüsse zur Folge und ein 

gleichzeitiges Ansteigen der maximalen Kompression. [2] [6] 

 

Im Bereich niedriger Vorvakuumdrücke wird der Gasrücktransport primär durch die Oberflä-

chen des Gehäuses und den Rotor dominiert und verschiedene Effekte wie z.B. ein „Zwickel-

raum“ oder Ad- und Desorption sind für die inneren Leckagen verantwortlich [2]. Diese Ef-
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fekte haben zur Folge, dass mit sinkendem Vorvakuumdruck ebenfalls die maximale Kom-

pression abnimmt. 

 

 
Abbildung 1.8: Problemkreis zur Auslegung trockenlaufender Rotationsverdränger-Vakuumpumpen 

nach [3] 

 

Die Wechselwirkung zwischen Physik und Geometrie von Vakuumpumpen ist vollständig nur 

schwer zu beschreiben. Allein für das Beispiel der Spaltströmungen als typischer Wirkmecha-

nismus existiert ein zirkulärer Bezug zwischen Geometrie, Spaltströmung und thermischer 

Belastung durch die gewählten Betriebsparameter. Dieser Problemkreis ist am Beispiel der 

Spaltströmungen einfach zu illustrieren (Abbildung 1.8Abbildung 1.7), unter realen Bedin-

gungen bei gleichzeitiger Betrachtung von Mechanismen wie Ladungswechsel und Ad- und 

Desorption jedoch deutlich komplexer. 

 

1.3 Stand der Technik 

In dem folgenden Abschnitt wird der aktuelle Stand der Technik dargelegt. Es werden vier 

Schwerpunktthemen detaillierter beleuchtet, die die wesentliche Grundlage dieser Arbeit bil-

den. Hierzu zählen die trockenlaufenden Vakuumpumpen, die geometrische Modellierung von 

Thermische Belastung 

Rotordehnung 

Spaltgeometrie Innere Leckage 

Betriebsparameter 
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Schraubenmaschinen, die Berechnung ihrer arbeitsraumbegrenzenden Spalte sowie abschlie-

ßend die verfügbaren Techniken zur Simulation von Verdrängermaschinen und insbesondere 

Vakuumpumpen. 

 

1.3.1 Trockenlaufende Vakuumpumpen 

Für Vakuumanwendungen im Bereich des Grob- und Feinvakuums hat sich die Nutzung von 

Pumpenkombinationen etabliert. Insbesondere bei Anwendungen, welche eine hohe Anforde-

rung an die Reinheit des Arbeitsmediums haben, kommen trockenlaufende Verdränger-

Vakuumpumpen zum Einsatz. Ein typischer Pumpenstrang besteht dabei aus einer als Vorva-

kuumpumpe fungierenden Schraubenspindel-Vakuumpumpe, welche gegen den Atmosphä-

rendruck ausschiebt, und einem oder mehreren Blowern zur weiteren Absenkung des Druckes 

auf der Rezipientenseite. Als Blower fungieren in dieser Anordnung fast ausschließlich Wälz-

kolben-Vakuumpumpen [2]. Im Bereich der trockenlaufenden Vorvakuumpumpen hat in den 

letzten 15 Jahren eine deutliche Weiterentwicklung insbesondere der Bauart der Schrauben-

spindel-Vakuumpumpen stattgefunden. Wesentliche Merkmale waren zunächst die gezielte 

Kühlung von Gehäuse und Rotoren. Bei den Rotoren ermöglichten konisch eingebrachte 

Kühlkanäle besonders gute Wärmeübergänge, welche es letztendlich ermöglichten, sehr große 

Druckverhältnisse bei handhabbaren Bauteilverformungen zu realisieren. Ein weiterer Trend 

der letzten Jahre betrifft die variable Gestaltung der Rotorgeometrie. Frühe Schraubenspindel-

Vakuumpumpen wiesen in der Regel eine Rotorgeometrie mit einer konstanten Steigung auf. 

Dies führt bei hinreichend kleiner Steigung zu einer hohen Anzahl an Stufen und damit zu 

einer prinzipiell guten Abdichtung der immanenten Spaltströmungen, jedoch bleibt das Ar-

beitskammervolumen während der Verdichtungsphase konstant. Aus diesem Grund wird die 

Verdichtungsphase in diesen Fällen auch als Transportphase bezeichnet, da keine innere Ver-

dichtung, also auf Volumenänderung basierende Verdichtung des Gases, stattfindet. Die Ver-

dichtung des Gases kann also folglich nur durch Rückströmungen von der Austrittsseite er-

reicht werden. Diese Form der Verdichtung ist jedoch aus thermodynamischer Sicht ungünstig 

und führt durch den spezifischen Arbeitsaufwand bedingt zu hohen Gastemperaturen insbe-

sondere auf der Austrittsseite. Die Folge der hohen Gastemperaturen sind hohe Wärmeströme 

in die Rotoren und das Gehäuse, wodurch die Auslegung betriebssicherer Spalthöhen vor dem 

Hintergrund einer guten Energiewandlungsgüte deutlich erschwert wird. Die variable Gestal-

tung der Rotorsteigung stellt eine Möglichkeit dar, die Geometrie des Rotorpaares stärker an 

die Anforderungen einer Vorvakuumpumpe anzupassen. Aktuelle Schraubenspindel-

Vakuumpumpen werden mit einer abnehmenden Steigung und/oder konischen Rotoren gebaut 
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[7]. Die Folge ist die Realisierung einer inneren Verdichtung durch ein abnehmendes Arbeits-

kammervolumen. Die innere Verdichtung mindert die eingangs dargelegten Probleme hin-

sichtlich der Leistungsaufnahme und Temperaturentwicklung, ermöglicht allerdings auch das 

Erreichen höherer Saugvermögen bei gleichem Bauraumvolumen. Hierbei profitiert die 

Schraubenspindel-Vakuumpumpe von der Vergrößerung der saugseitigen Rotorsteigung, wel-

che zu einem größeren Arbeitskammervolumen bei Abschluss der Ansaugphase führt. Weitere 

Entwicklungspotentiale zeichnen sich insbesondere bei der konkreten Gestaltung der Rotor-

steigungsfunktion und der Rotorprofile ab. [8] konnte mit Hilfe evolutionärer Optimierungs-

strategien an einem vereinfachten Simulationsmodell zeigen, dass sowohl eine Minderung der 

spezifischen Leistung, eine Erhöhung des Saugvermögens als auch ein gleichmäßigerer Wär-

meeintrag durch Rotorsteigungsfunktionen erreicht werden können, welche ihre minimale 

Steigung nicht an der Austrittsseite des Rotors, sondern bereits früher erreicht. Eng mit der 

dreidimensionalen Rotorgeometrie verknüpft ist das zweidimensionale Stirnschnittprofil. Die 

Optimierung des Stirnschnittprofils mit thermodynamisch abgeleiteten Kennzahlen stellt zwar 

prinzipiell eine gute Möglichkeit dar, die Geometrie hinsichtlich Kriterien wie Saugvermögen 

oder Leistungsaufnahme zu optimieren, wünschenswert ist jedoch eine ganzheitliche, dreidi-

mensionale Gestaltung der Rotorgeometrie, um insbesondere die Profileingriffsspalthöhe und 

-breite kontrollieren zu können [8] [9]. Die Variation der Rotorsteigung entlang der Rotorach-

se erfordert dementsprechend eine kontinuierliche Anpassung des Rotorstirnschnittprofils zur 

Einhaltung von minimalen Spalthöhen im Sinne der Betriebssicherheit und Energiewand-

lungsgüte. Diese ganzheitliche Form der Rotorgeometriegestaltung und -optimierung ist je-

doch noch nicht entscheidend verbreitet und stellt, je nach Komplexität der Geometrie, mög-

licherweise aus Sicht der Fertigungstechnologie eine Herausforderung dar [10]. 

 

Wälzkolben-Vakuumpumpen sind die klassischen Blower-Pumpen und werden als sogenannt 

Blower eingesetzt. Sie dienen in der Regel der Absenkung des Druckes um Faktor 2-8 gegen-

über der Vorpumpe bei Erhöhung des zur Verfügung stehenden Saugvermögens um bis zu 

dem zehnfachen Wert [2]. Wälzkolben-Vakuumpumpen sind hinsichtlich ihres Lieferverhal-

tens stark abhängig von der gewählten Spalthöhe. Die Spalthöhe stellt einen Kompromiss aus 

hohem volumetrischen Wirkungsgrad und Betriebssicherheit dar. Eine zu starke Erwärmung 

der Bauteile und die resultierende Bauteilverformung führt in der Regel zu einem Anlaufen 

der Rotoren und einem Versagen der Pumpe. Darüber hinaus können Lager und Dichtungen 

eine limitierende Größe darstellen. Bedingt durch die mit sinkendem Druck abnehmende 

Wärmeleitfähigkeit der gasförmigen Arbeitsmedien ergeben sich durch thermische Belastung 
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hohe Rotor und Wellentemperaturen, die in direktem Kontakt zu den Wellendurchführungen 

und Lagern stehen. Aus diesen Gründen beträgt die maximal zulässige Druckdifferenz von 

typischen Wälzkolben-Vakuumpumpen oftmals nur 50 mbar oder noch deutlich weniger [2]. 

 

Die thermische Limitierung der maximalen Druckdifferenz hat vor allem Einfluss auf die Ein-

satzmöglichkeit von Wälzkolben-Vakuumpumpen in Abpumpprozessen, insbesondere dann 

wenn es sich um ständige wiederholende Abpumpvorgänge mit kurzer Taktzeit handelt. Als 

Folge der maximal zulässigen Druckdifferenz können sie erst bei entsprechend kleinen Drü-

cken mit maximaler Wirkung an dem Abpumpvorgang partizipieren. Somit kann das hohe 

Saugvermögen der Wälzkolben-Vakuumpumpen nur zeitlich begrenzt genutzt werden. Um 

diesen Nachteilen zu begegnen, gibt es verschiedene operative und konstruktive Möglichkei-

ten um die Einsatzgrenzen von Wälzkolben-Vakuumpumpen zu erweitern [11]. Diese Metho-

den umfassen z.B. Frequenzumrichtersteuerungen, die durch eine Drehzahlregelung die Leis-

tung der Pumpe in einem tolerierbaren Bereich halten oder Pumpen mit eingebautem Bypass-

ventil, welches dafür sorgt, dass die Pumpe bei zu hohen Druckverhältnissen durch einen pa-

rallel zur Pumpe geschaltetes Ventil entlastet wird. Diesen Maßnahmen ist jedoch gemein, 

dass sie weitere Nachteile wie höhere Investitionskosten oder höhere Leistungsaufnahme mit 

sich bringen. 

 

Wälzkolben-Vakuumpumpen werden als trockenlaufende Pumpen in Applikationen einge-

setzt, welche ein „ölfreies“ Vakuum fordern. Diese Prozesse sind z.B. im Bereich Lebensmit-

telindustrie beim Gefriertrocknen zu finden. Allerdings sind die meisten als trockenlaufende 

Vakuumpumpen klassifizierten Bauarten nur quasi-trockenlaufend. In solchen Pumpen wird 

Öl zwar nicht als Kühl- oder Dichtmittel im Arbeitsraum eingesetzt [2], dennoch wird es ar-

beitsraumnah als Schmiermittel für Synchronisationszahnräder oder an Dichtungselementen 

eingesetzt. Auch durch den Einsatz von Kolbenringdichtungen hin zum Arbeitsraum kann 

keine vollständige Ölfreiheit des Arbeitsraumes garantiert werden, insbesondere dann, wenn 

keine externe Getriebeevakuierung verfügbar ist. Hierbei sind die Leckraten der Kolbenring-

dichtung so groß, dass ein Mitschleppen von Öl-Tröpfchen nicht vollständig verhindert wer-

den kann. 

 

Wälzkolben-Vakuumpumpen sind ein wichtiges Element von Pumpsystemen, sowohl in stati-

onären Prozessen als auch in Abpumpprozessen. Eine Verbesserung der Leistungsfähigkeit 

der Wälzkolben-Vakuumpumpen kann insbesondere durch ein höheres effektives Saugvermö-
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gen bei hohen Vorvakuumdrücken erreicht werden. Hierdurch könnten kürzere Abpumpzeiten 

erreicht werden oder ggfs. einzelne Pumpen in Kombinationen eingespart werden. Dies setzt 

aber eine Verträglichkeit von hohen Druckdifferenzen seitens der Wälzkolben-

Vakuumpumpen voraus, was jedoch im Hinblick auf die bereits diskutierte thermische Belas-

tung und Betriebssicherheit problematisch ist. In diesem Bereich sind keine signifikanten 

Fortschritte zu erkennen. 

 

Im nächsten Schritt wird der aktuelle Stand der Technik der physikalisch-technischen Wirk-

mechanismen in Rotationsverdrängermaschinen für die Themenkomplexe Spaltströmungen, 

Ad- und Desorption sowie Wärmeübergänge dargelegt. 

 

Im Bereich der Vakuumspaltströmung existieren verschiedene analytische und empirische 

Modelle zur Quantifizierung einer Spaltströmung. Diese Modelle unterscheiden sich zudem 

auch durch den Umfang der geometrischen und physikalischen Abbildungsmöglichkeiten. 

Einen wesentlichen Beitrag zur theoretischen Untersuchung stellt die Arbeit von [12] dar, 

welcher auf einer Lösung der linearisierten Boltzmann-Gleichung mittels Bhatnagar-Gross-

Krook-Operator [13] basiert. Aus diesem Grund wird das Modell auch mit LBGK bezeichnet. 

Grundlegende Schwachpunkte dieses Modells sind die fehlende Berücksichtigung der Kom-

pressibilität des Gases durch Vernachlässigung des Dichtegradienten sowie die eingeschränk-

ten geometrischen Modellierungsmöglichkeiten, da lediglich vorberechnete Daten für Recht-

eckkanäle und Rohre zur Verfügung stehen. Ein weiteres Modell, welches neben der Kom-

pressibilität des Gases zusätzlich Wärmeübergänge berücksichtigt, stammt von [14], jedoch 

ist auch dieses Modell hinsichtlich der geometrischen Modellierungsmöglichkeiten einge-

schränkt. Eine grundsätzlich verschiedene Vorgehensweise wird durch [3] [5] verfolgt. Das 

hier entstandene Modell basiert im Wesentlichen auf einer umfangreichen Messdatenbank und 

bietet hinsichtlich der geometrischen Modellierung eine hohe Flexibilität durch Definition 

einer Reihe an Spaltkonturformen. [6] konnte dieses Modell für den molekularen Strömungs-

bereich um den Einfluss bewegter Spaltberandungen ergänzen. Eine weiterführende Betrach-

tung weiterer Spaltströmungsmodelle kann [14] entnommen werden. Es existieren viele Mo-

delle zur Beschreibung einer Vakuumspaltströmung, jedoch kann bisher noch kein Modell alle 

physikalischen und geometrischen Teilaspekte in sich vereinen. Aus diesem Grund werden im 

Rahmen dieser Arbeit, je nach Anforderung, das Modell LBGK nach [12] oder das Messda-

tenmodell nach [3] [5] [6] eingesetzt. 

 



35 

Grundlegende Untersuchungen des Phänomens der Ad- und Desorption stammen unter Ande-

rem von [15] und [16]. Obwohl die mikroskopischen Vorgänge durch kinetische oder statis-

tisch-mechanische Modelle beschreibbar sind [17], werden in der Praxis aufgrund der Kom-

plexität empirisch ermittelte Modelle eingesetzt [18]. Da diese Modelle zunächst für eine kon-

stante Temperatur ermittelt werden, wird der funktionale Zusammenhang zwischen Druck der 

Gasphase und Bedeckung der Oberfläche als Sorptionsisotherme bezeichnet. Im Kontext der 

Vakuumanwendung wird Ad- und Desorption als physikalischer Effekt insbesondere beim 

Evakuieren von Rezipienten beobachtet und untersucht [19]. Untersuchungen der Ad- und 

Desorption als Gasrücktransportmechanismus in trockenlaufenden Vakuumpumpen sind unter 

anderem von [6] und [20] nur in integraler Form durchgeführt worden. Die physikalischen 

Grundlagen und die für diese Arbeit relevanten Sorptionsisothermen werden, ebenso wie die 

Aufbereitung für ein Simulationsmodell, im weiteren Verlauf der Arbeit wieder aufgegriffen.  

 

Für die Integration des Gasrücktransports in die Simulation einer Vakuumpumpe ist ein integ-

raler Ansatz verfolgt worden, der den Fluidtransport als Bypass parallel zur eigentlichen 

Pumpe modelliert. Der durch den Gasrücktransportmechanismus erzeugte Massenstrom wird 

durch zwei vereinfachte Ansätze berechnet. Der erste Ansatz ist eine Kennzahlenmethode 

nach [20], welche basierend auf einem empirisch hergeleiteten mathematischen Zusammen-

hang einen Massenstrom ermitteln kann. Die Parameter des Modells müssen für eine konkrete 

Maschine, basierend auf gemessenen Kurven, ermittelt werden und sind im Regelfall dreh-

zahlabhängig. Der zweite Ansatz ist das Modell des virtuellen Schadraums nach [6]. Dieser 

Schadraum wird, in Analogie zu einer ausgewählten Sorptionsisothermen, drehzahlabhängig 

befüllt und entleert, um den integralen Massenstrom zu bestimmen. Dieses Modell muss 

ebenfalls parametrisiert werden, jedoch sind die Parameter deutlich stärker mit der Geometrie 

der Pumpe und dem physikalischen Effekt der Sorption verknüpft. 

 

Diese Umsetzungen stellen, gemessen an der Komplexität des physikalischen Modells, eine 

deutliche Vereinfachung dar, welche dazu führt, dass der Wirkmechanismus keinen direkten 

Einfluss auf den thermodynamischen Prozess nimmt bzw. umgekehrt nicht durch die Druck- 

und Temperaturänderungen des thermodynamischen Prozesses beeinflusst wird. Eine detail-

liertere Modellierung ist sinnvoll, da die vereinfachten Modelle bisher an Wälzkolben-

Vakuumpumpen untersucht wurden. Diese verfügen zwar, wie alle Verdrängermaschinen, 

über einen gekapselten Arbeitsraum, jedoch nur für einen kurzen Zeitraum gemessen an der 

Dauer des gesamten Arbeitsspiels. Der Screw Vacuum Blower hingegen hat, je nach geomet-
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rischer Konfiguration, eine gekapselte Arbeitskammer mit innerer Verdichtung, so dass eine 

Modellierung ohne Berücksichtigung des vollständigen thermodynamischen Prozesses eine zu 

starke Vereinfachung darstellt. 

 

Die wissenschaftliche Ergründung der Wärmeübergänge in Spalten und Arbeitskammern von 

trockenlaufenden Vakuumpumpen ist zumeist auf die Adaption von bekannten Modellen aus 

der Kontinuumsmechanik begrenzt. [5] konnte am Beispiel einer Schraubenspindel-

Vakuumpumpe zeigen, dass mit dieser Vorgehensweise im Bereich der Spaltströmung qualita-

tiv gute Ergebnisse erzielt werden können. Eine tiefergehende Modellierung der Spaltströ-

mung unter Berücksichtigung des Wärmeaustausches mit den Spaltberandungen liefert [14]. 

Dieses Modell konnte durch umfangreiche Messungen validiert werden. Allerdings ist dieses 

Model nur für eine eingeschränkte Spaltgeometrie verfügbar. Für die Wärmeübergänge in der 

Arbeitskammer existiert kein fundiertes Wissen. [5] hat, analog zu den Spaltströmungen, ein 

Modell der Kontinuumsmechanik übernommen, wohingegen [6] vorschlägt, in der Arbeits-

kammer einen vollständigen Wärmeübergang anzunehmen.  

 

Die physikalischen Modelle zur Beschreibung der relevanten Wirkmechanismen in trocken-

laufenden Vakuumpumpen haben noch keinen etablierten Standard erreicht bzw. offenbaren 

teilweise noch Lücken im detaillierten Verständnis. Dies bedeutet im Rahmen dieser Arbeit, 

dass zwar bereits bekannte physikalische Modelle adaptiert werden können, diese jedoch im 

Hinblick auf die integralen Ergebnisse einer Simulation im Vorhinein nur schwer zu beurtei-

len sind. 

 

1.3.2 Geometrische Modellierung von Rotationsverdrängermaschinen 

Die geometrische Modellierung im Allgemeinen ist eine weit verbreitete Disziplin, da neben 

Computergrafik und Computer-Aided Design z.B. in vielen Bereichen der Simulation auf eine 

geometrische Repräsentation von Objekten zurückgegriffen werden muss. Aus diesem Grund 

haben sich verschiedene Darstellungsschemata etabliert. Es wird zwischen direkten Schemata, 

welche den Körper als Volumen beschreiben, und indirekten Schemata unterschieden, bei 

denen die Beschreibung z.B. über Punkte, Kanten oder Oberflächen erfolgt [21]. Typische 

Vertreter der direkten Darstellungsschemata sind z.B. das Normzellen-Aufzählungsschema 

und die konstruktive Festkörpergeometrie. Zu den indirekten Darstellungsschemata zählen 

unter anderem das Drahtgittermodell und das Oberflächenmodell. Da-rüber hinaus sind belie-

bige Mischformen denkbar. Eine Klassifizierung nach Schema ist demnach nicht immer sinn-
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voll, stattdessen wird nach Anzahl der unterstützten Dimensionen, nach verwendeten Primiti-

ven und nach den unterstützten Operationen unterteilt. 

 

Die Modellierung der Geometrie von Rotationsverdrängermaschinen ist die grundlegende 

Voraussetzung für verschiedene ingenieurswissenschaftlichen Aufgaben. Die Anforderung, 

die Geometrie eines Rotors beschreiben zu können, entstammt in erster Linie der Fertigungs-

technologie. Sie benötigt eine konstruktive Dokumentation der Geometrie zur Beschreibung 

der Form der Rotoren, zur Fertigung von Werkzeugen und Steuerung von Werkzeugmaschi-

nen [22] [23]. Durch die verstärkte Rechnerunterstützung in der Forschung an Rotationsver-

drängermaschinen und der Entwicklung neuer Produkte steht die geometrische Modellierung 

zudem im Fokus der mathematisch-physikalisch getriebenen Simulation. Hierbei sind oftmals 

die Simulationsvorbereitung, Profilentwicklung oder Optimierung die Hauptanwendungs-

gebiete [9] [24] [25] [26]. Eine weitere, wenn auch scheinbar triviale Anwendung, ist die Vi-

sualisierung und Präsentation von Schraubenmaschinengeometrien. 

 

Eine anerkannte und erprobte Vorgehensweise zur Beschreibung einer Rotorgeometrie ist die 

Verwendung des Rotorprofils im zweidimensionalen Stirnschnitt. Oftmals wird diese zweidi-

mensionale Geometrie durch Anwendung einer Extrusion in eine quasi-dreidimensionale Dar-

stellung überführt. Die Extrusion ermöglicht zwar eine Variation des Steigungsverlaufes, setzt 

dabei aber in der Regel eine Invarianz des Rotorprofils voraus. Anwendung findet dieses Ver-

fahren in fast allen bekannten Anwendungsbereichen. Insbesondere die Profilgenerierung 

bzw. Verzahnungsberechnung [25] [27] [28] [29] [30] [31], die kennzahlenbasierte Analyse 

von Rotorprofilen [32] [33] [34] [35] [36] in Kombination mit stochastischen oder evolutionä-

ren Optimierungen [9] und die Berechnung des Profileingriffsspaltes für zweiwellige Maschi-

nenvarianten [37] stellen typische Anwendungen des extrudierten Stirnschnittprofils dar. Eine 

weitere häufige Anwendung ist der Bereich des Computer-Aided Manufacturing. Durch die 

Verwendung dreidimensionaler Rotormodelle wird die Berechnung der passenden Ferti-

gungswerkzeuge für Dreh- und Schleifprozesse erheblich vereinfacht [22] [23] [29]. Die di-

rekte Anwendung dreidimensionaler Rotorgeometrien ist bisher jedoch nicht weit verbreitet. 

Es existieren Verfahren zur Berechnung des Profileingriffsspaltes, welche auf einer vollstän-

dig dreidimensionalen Rotorgeometrie basieren [38] [39]. Weitere Beispiele finden sich im 

Umfeld der thermodynamischen Simulation, bei denen die geometrische Abstraktion einen 

starken Fokus erhält [40] [41]. Darüber hinaus finden sich Arbeiten, welche ein dreidimensio-
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nales Modell der Rotorgeometrie zur Generierung, Simulation und Optimierung asymmetri-

scher Rotorprofile im Bereich der Schraubenlader nutzen [42]. 

 

Die Betrachtung der Klassifizierung „Dimension“ ist eng mit der Klassifizierung der verwen-

deten Primitiven und verfügbaren Operationen verknüpft. Die verwendeten Primitiven sind 

oftmals definierte Abschnitte analytisch beschreibbarer Kurven wie Linien oder Kreise bei 

Betrachtung zweidimensionaler Methoden [35]. Darüber hinaus kommen Punkte, Polygonzü-

ge sowie Bezierkurven oder B-Spline-Kurven bzw. deren Generalisierung NURBS zum Ein-

satz [9] [43]. In Analogie werden bei dreidimensionalen Darstellungen entweder Punktewol-

ken mit geeigneten Interpolationsalgorithmen [38] oder aber NURBS als Flächen eingesetzt 

[39]. Die benötigten geometrischen Operationen lassen sich in die Gruppen Tranformation, 

Boolsche Operatoren und Konstruktion bzw. Erzeugung unterteilen. Die Transformationsope-

rationen sind für alle Primitivtypen verfügbar, sogar komplexe Flächen wie NURBS lassen 

sich durch Anwendung der Transformation auf das Kontrollpunktnetz geeignet modifizieren. 

Auch boolsche Operatoren und konstruktive Operationen wie die Extrusion sind für nahezu 

alle praktisch relevanten Primitivtypen verfügbar bzw. in einer numerischen Implementierung 

anwendbar. 

 

Die Übertragung eines mathematischen Modells in eine numerische Implementierung stellt 

für viele Operationen und Auswertungen ein Problem hinsichtlich der Exaktheit dar. Durch 

die Einführung einer Diskretisierung muss selbst eine analytisch exakte Funktion oftmals nu-

merisch ausgewertet werden. Typische Beispiele hierzu sind Schnittpunktberechnungen zwi-

schen verschiedenen Entitäten oder die Auswertung von Flächen- oder Volumeninhalten. 

Hierzu zeigt [40] mögliche Probleme in der Genauigkeit berechneter geometrischer Größen 

am Beispiel der Kopfrundungsöffnung und Schöpfflächenvolumina im Vergleich eines CAD-

Werkzeuges mit einem eigenen Geometriemodell. Die zu beobachtenden Differenzen deuten 

an, dass die Verwendung von typischen CAD-Werkzeugen für die Erstellung von Simulati-

onsmodellen nicht ohne Probleme hinsichtlich der numerischen Genauigkeiten möglich ist. 

 

Ein etablierter Standard im Bereich der geometrischen Modellierung insbesondere im Hin-

blick auf die Modellierung von Rotationsverdrängermaschinen ist nicht zu erkennen. Die 

meisten Ansätze sind eine Form von Kantenmodell, welches durch eine einfache Form der 

Extrusion entsteht. Die Kanten des Modells werden dabei oft durch Strecken beschrieben. Nur 

in einigen Fällen handelt es sich tatsächlich um Flächenmodelle. Der Vorteil der Flächenmo-
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delle liegt in der prinzipiellen Unabhängigkeit von einem festen Rotorstirnschnittprofil und 

ermöglicht die Erzeugung und Betrachtung beliebig komplexer Rotorgeometrien [39]. Die 

direkte Kopplung eines geometrischen Modells an ein CAD-Werkzeug wie z.B. in [42] er-

scheint im Hinblick auf mögliche numerische Aspekte nicht sinnvoll. 

 

1.3.3 Geometrische Berechnung von arbeitsraumbegrenzenden Spaltverbindungen 

Die Ermittlung der Spaltverbindungen in der Rotationsverdrängermaschine nimmt einen 

wichtigen Stellenwert für deren thermodynamische Berechnung und somit auch für die logi-

sche Analyse ein. Hierbei steht bei zweiwelligen Maschinen insbesondere der Profileingriffs-

spalt aufgrund seiner geometrischen Komplexität im Vordergrund. Ein Verfahren, welches in 

der Lage ist den Profileingriffsspalt zu berechnen, ist auch in der Lage die Gehäusespalte zu 

berechnen.  

 

Für die Definition des Profileingriffsspaltes kann zwischen zwei Begriffen differenziert wer-

den, der Eingriffslinie und der Quasi-Eingriffslinie. Die Eingriffs- oder auch Berührlinie exis-

tiert nur für ein geometrisch ideales Profil, welches z.B. mit Hilfe des Verzahnungsgesetztes 

berechnet wird. Sie stellt die Verbindungslinie aller Punkte dar, in denen die Rotorflanken 

aufeinander abwälzen. Für ein beliebiges lauffähiges Profil mit vorhandener Profileingriffs-

spalthöhe existiert hingegen nur eine Quasi-Eingriffslinie. Diese kann aus geometrischer Sicht 

durch den minimalen Abstand der beiden Rotoroberflächen zueinander definiert werden. Zur 

Berechnung der Profileingriffslinie sind, analog zur Begriffsdefinition, zwei prinzipielle Vor-

gehensweisen denkbar. Die eine Möglichkeit ist die Anwendung einer Verzahnungsmethode, 

die andere Möglichkeit ist die geometrische Berechnung des minimalen Abstandes der Rotor-

oberflächen. Die Anwendung der Evolventen- oder Zykloidenmethode ermöglicht die Be-

rechnung des idealen Nebenrotorprofils [25]. Die zugehörige Eingriffslinie wird implizit di-

rekt mitberechnet, da das Verzahnungsgesetz alle Wälzpunkte bestimmt. Mögliche Verfahren 

zur Berechnung des spielfreien Nebenrotorprofils finden sich z.B. in [25] [44]. Prinzipiell ist 

auch eine Umkehr des Verfahrens denkbar, bei dem auf Basis einer gewünschten Eingriffsli-

nie der zugehörige Nebenrotor berechnet wird. Diese Vorgehensweise wird z.B. von [45] und 

[46] beschrieben. Obwohl die Anwendung der Nebenrotorberechnung in der Regel nur für das 

zweidimensionale Rotorprofil erfolgt, kann unter Zuhilfenahme der Länge und Umschlingung 

des Hauptrotors die dreidimensionale Erstreckung der Eingriffslinie berechnet werden. Die 

tatsächliche geometrische Berechnung der Quasi-Eingriffslinie stellt eine anspruchsvolle Auf-

gabe dar, da die Rotoroberflächen nahezu beliebig geformt sein können. Basierend auf einer 
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geometrischen Repräsentation der Oberflächen kann mit Hilfe verschiedener Suchstrategien 

die Menge an Punktepaaren des minimalen Abstandes gesucht und zu einer Linie auf jeder 

Rotoroberfläche zusammengesetzt werden. Hierbei kann zwischen zwei- und dreidimensiona-

len Ansätzen unterschieden werden. Beide Prinzipien zur Berechnung der Eingriffslinie bzw. 

der Quasi-Eingriffslinie haben Vor- und Nachteile. 

 

Die Vorteile der Berechnung auf Basis einer Verzahnungsmethode sind der geringe Rechen-

aufwand und die oftmals analytischen Ansätze, welche sich auf viele geometrische Repräsen-

tationen übertragen lassen. Nachteilig ist die Tatsache, dass lediglich der geometrische Verlauf 

der Eingriffslinie berechnet wird und damit die Spalthöhe explizit in allen Berührpunkten zu 

Null wird. Dementsprechend ist eine Anwendung auf spielbehaftete oder thermisch und me-

chanisch verformte Profile nur als Näherungslösung denkbar. Zudem ist z.B. das Verzah-

nungsgesetz nicht für alle denkbaren Rotorprofile erfüllt, so dass hierdurch ebenfalls Ein-

schränkungen in der Anwendungsvielfalt hingenommen werden müssen [9]. 

 

Die Vorteile der geometrischen Verfahren liegen in ihrer universellen Gültigkeit. Die einzige 

Grundvoraussetzung ist, dass sich die Rotorgeometrie in der für das Verfahren benötigten ge-

ometrischen Repräsentation mit hinreichender Genauigkeit darstellen lässt. Damit können 

dann auch z.B. thermisch/mechanisch verformte Geometrien analysiert werden. Ein wesentli-

cher Nachteil ist der deutlich höhere Rechenaufwand, da für derartig komplexe Freiformflä-

chen keine exakten bzw. analytischen Lösungen verfügbar sind. Die Qualität des Ergebnisses 

hängt je nach Vorgehensweise stark von der Qualität der geometrischen Repräsentation und 

von der Suchstrategie ab. Hierbei sind in der Regel Informationen über die maximale bzw. die 

minimale Profileingriffsspalthöhe hilfreich. 

 

Für die zweidimensionalen Methoden, welche z.B. in [37] und [46] vorgestellt werden, wird 

zunächst eine Vereinfachung dahingehend vorgenommen, dass sie die Suche nach minimalen 

Abständen in den Rotorstirnschnitt verlagern. Hierdurch wird die geometrische Komplexität 

deutlich reduziert, da nur noch minimale Abstände zwischen zwei beliebig gestalteten Rotor-

konturen berechnet werden müssen. Diese Einschränkung führt jedoch zu möglichen Kompli-

kationen in Bereichen, in denen die Quasi-Berührlinie eine Hinterschneidung in Rotorachs-

richtung aufweist (Schnitt A:A in Abbildung 1.9).  
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Abbildung 1.9:  Hinterscheidung in der Quasi-Berührlinie in Rotorachsrichtung und die Auswirkung 

auf zweidimensionale Berechnungsansätze 

 

In diesen Bereichen existiert keine eindeutige Lösung bezüglich des minimalen Abstandes der 

Rotorstirnschnitte, so dass eine Bewertung der minimalen Abstände erfolgen muss. 

 

Die tatsächlich dreidimensionale Profileingriffsspaltberechnung hat einen weiten Anwen-

dungsbereich, der über den von Verfahren, welche z.B. auf Verzahnungsmethoden oder der 

Profilsteigungsfunktion [31] beruhen, hinausgeht. Ein bekanntes, vollständig dreidimensiona-

les Verfahren wird in [38] vorgestellt. Das wesentliche Merkmal dieser Methode ist die itera-

tive Vorgehensweise. Ausgehend von einer Analyse der beiden Rotorstirnseiten werden zwei 

geeignete Startpunkte für die eigentliche Berechnung bestimmt. Aus diesen beiden Punkten 

wird eine initiale Quasi-Eingriffslinie gebildet, die im ersten Schritt lediglich diese beiden 

Punkte direkt miteinander verbindet und somit nur eine extrem grobe Annäherung der Quasi-

Eingriffslinie entspricht. Im Folgenden wird diese Linie nach dem Bisektionsverfahren weiter 

verfeinert (Abbildung 1.10). Hierzu wird zwischen zwei bekannten Punkten eine Linie senk-

recht zum bisherigen Verlauf der Eingriffslinie auf die Oberfläche des einen Rotors gelegt. 

Ausgehend von dieser Linie wird der Punkt des minimalen Abstandes zur Gegenrotoroberflä-

che bestimmt und in die Menge der bisher berechneten Quasi-Berührpunkte eingefügt. Dieses 

Vorgehen wird solange wiederholt, bis eine ausreichende Annäherung der Eingriffslinie er-

reicht worden ist. Weitere Verfahren zur dreidimensionalen Profileingriffsspaltberechnung 

werden z.B. in [47] beschrieben. 

 

Schnitt A:A 

Schnitt A:A 
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Abbildung 1.10: Iterative Verfeinerung des Profileingriffsspaltes mittels Bisektionsverfahren nach [38] 

 

Weitere Verfahren zur dreidimensionalen Berechnung werden z.B. von [48] im Zusammen-

hang mit der Gestaltung von Fertigungswerkzeugen und dem Einfluss des Kontaktstatus des 

Rotorpaars betrachtet. 

 

1.3.4 Simulation von Rotationsverdränger-Vakuumpumpen 

Die Simulation ist ein anerkanntes Mittel zur theoretischen Untersuchung von technischen 

Systemen auf Basis einer Methode, welche beliebige physikalische Effekte in sich vereinen 

kann. Der Vorteil der Simulation liegt z.B. in der Möglichkeit, real noch nicht existierende 

Systeme zu analysieren oder Untersuchungen durchzuführen, die praktisch nur mit hohem 

Aufwand zu realisieren wären. Die Simulation kann sowohl zum Verständnis technischer Sys-

teme beitragen als auch die Kosten im Rahmen einer Produktentwicklung senken. Vorausset-

zung für den effizienten Einsatz von Simulation in der Entwicklung von Fluidenergiemaschi-

nen ist die Verfügbarkeit eines entsprechenden Softwarepaketes, bestehend aus Pre-Processor, 

Solver und Post-Processor. Nur wenn ein Softwarepaket diese Teillösungen gut miteinander 

verknüpft, ist die reibungslose Integration der Simulation in die Wertschöpfungskette des Pro-

duktes möglich. 
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Für Simulation der Rotationsverdrängermaschinen und insbesondere der Vakuumpumpen 

existieren nach heutigem Stand der Technik primär vier verschiedene Formen der Modellie-

rung [49] [50]. Diese reichen von einfachen funktionalen bzw. analytischen Zusammenhängen 

zwischen Ein- und Ausgangsgrößen bis hin zu der Modellierung von Mehrphasen-

Strömungen mittels numerischer Strömungssimulation und bewegter und verformter Gitter-

netze. 

 

1. Modellierung auf Basis funktionaler Zusammenhänge 

2. Modellierung auf Basis eines Zellen- oder Kammermodells 

3. Modellierung auf Basis eines eindimensionalen Charakteristikenverfahrens 

4. Modellierung auf Basis mehrdimensionaler Strömungssimulation  

 

Die Modellierung auf Basis funktionaler Zusammenhänge ist zwar geeignet, um qualitative 

Abhängigkeiten von integralen Kenngrößen (z.B. Liefergrad) von den Betriebsparametern 

aufzuzeigen, eine Quantifizierung ist in der Regel jedoch aufgrund der Vernachlässigung oder 

Vereinfachung von Spaltströmungen, Wärmeübergängen sowie dissipativer Vorgänge beim 

Ladungswechsel nicht möglich. Für die quantitative Untersuchung von Rotationsverdränger-

Vakuumpumpen ist die Modellierungstiefe dieser Methode zu flach, einige Anwendungen 

sind jedoch in der Literatur zu finden [5] [51]. Mit steigender Modellierungstiefe hin zur Si-

mulation auf Basis der numerischen Strömungssimulation steigt zwar der Detailgrad der er-

zielbaren Ergebnisse, jedoch steigt ebenfalls der zur Modellbildung sowie zur Verifikation 

und Validierung benötigte Arbeitsaufwand. 

 

Die Modellierung auf Basis eines Zellen- oder Kammermodells ist prinzipiell vergleichbar. 

Beide Ansätze gehen davon aus, dass der Arbeitsraum einer Rotationsverdrängermaschine 

durch mehrere Volumina abgebildet werden kann, deren Fluidinhalt einen homogenen Zu-

stand besitzt. Kennzeichnend für die Zellen- und Kammermodellmethode ist die Bilanzierung 

von Energie und Masse zwischen den Arbeitskammern zur Berechnung der quasistationären 

Zustandsänderung. Die Kammermodellmethode betrachtet darüber hinaus die drehwinkelab-

hängige Änderung der Geometrie und berücksichtigt dies in den entsprechenden Bilanzglei-

chungen für Energie und Masse. Somit sind die Zustandsgrößen des Fluides eine Funktion der 

Zeit bzw. des Drehwinkels. Die Anwendung der Kammermodell-Methode auf Rotationsver-

drängermaschinen und Vakuumpumpen ist bereits vielfach erprobt [5] [6] [49] [52] [53]. 
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Mit Hilfe des eindimensionalen Charakteristikenverfahrens, welches zusätzlich zur Massen- 

und Energieerhaltung in differentieller Form eine Impulserhaltung realisiert, können instatio-

näre Effekte der Rotationsverdrängermaschine wie der Ladungswechsel abgebildet werden. 

Voraussetzung hierfür ist, dass die akustisch relevante Geometrie der Schraubenmaschine 

richtig erfasst wird und sich die relevanten instationären Effekte durch ebene Wellen appro-

ximieren lassen. Im Bereich der Verbrennungsmotor-Prozesssimulation wird dieses Verfahren 

bereits angewendet [54], im Bereich der Schraubenmaschinen wurde dieses Verfahren z.B. 

von [55] [56] erprobt. 

 

Ein Vorteil der mehrdimensionalen Strömungssimulation ist ihre weite Verbreitung, so dass 

über kommerzielle Lizenzen bzw. durch Quelloffenheit Softwarelösungen verfügbar sind, 

welche den Anwender bei der Modellgenerierung und der Auswertung der Simulationsergeb-

nisse unterstützen und somit einen rentablen Einsatz von Simulationen ermöglichen. Aller-

dings ist aus physikalischer Sicht die mehrdimensionale numerische Strömungssimulation für 

den Anwendungsbereich der Rotationsverdrängermaschine als Vakuumpumpe nur einge-

schränkt geeignet. Hierfür sind mehrere Gründe anzuführen.  

 

Aus physikalischer Sicht hat die Wahl des Turbulenzmodells einen signifikanten Einfluss auf 

die Abbildungsgüte der Strömungssimulation und die erreichbare Genauigkeit. Turbulenzmo-

delle, welche die dreidimensionale, instationäre Strömung in Rotationsverdrängermaschinen 

abbilden können, sind jedoch nur bedingt verfügbar bzw. geeignet. [42] [57] [58] [59] Die 

hohe Komplexität der Wechselwirkung zwischen Strömung im Spalt und der Arbeitskammer 

zeigt z.B. [4] durch den Einsatz der Schlierentechnik an einem vereinfachten Schraubenma-

schinenmodell.  

 

Darüber hinaus stellen aus geometrischer Sicht die komplexe Rotorgeometrie sowie die deut-

lich unterschiedlichen zeitabhängigen geometrischen Abmessungen in Arbeitskammern und 

Spalten eine Herausforderung für die Generierung hochwertiger Rechennetze dar. Eine dieser 

Herausforderungen ist das „Entstehen und Verschwinden“ von Arbeitskammern. Bei den 

zweiwelligen Maschinen tritt dies im Bereich des Profileingriffs auf und erfordert eine extrem 

starke Deformation der Netze. Hierbei müssen die einzelnen Zellen, die zuvor eine Arbeits-

kammer in radialer Richtung gefüllt haben auf die um Größenordnung kleinere Profilein-

griffsspalthöhe gestaucht werden. Diese Aspekte sind zwar technisch in den Griff zu bekom-

men, der prinzipiell negative Einfluss auf das Lösungsverhalten und die eigentliche Qualität 
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der Lösung lässt sich jedoch nicht unterbinden. Alternativ besteht die Möglichkeit, das Netz 

für eine diskrete Anzahl an Stützstellen neu zu berechnen und die Ergebnisse per Interpolati-

onsverfahren zu übertragen [60] [61] [62]. Neue Produktenwicklungen wie z.B. TwinMesh 

versuchen durch eine automatische Netzgenerierung und eine adaptive Aufteilung der Ar-

beitskammern zwischen Haupt- und Nebenrotor die Qualität der Netze deutlich zu verbessen 

und so eine bessere Ausgangssituation für die numerischen Lösungsverfahren zu schaffen [63] 

[64]. Zudem wird der Zeitaufwand für eine vollständige Vernetzung und Simulationsvorberei-

tung deutlich reduziert. 

 

Eine weitere Besonderheit, welche sich für die numerische Strömungssimulation ergibt, ist 

das rotierende Netz, welches entsprechende Übergangsbereiche zu den nicht-bewegten Netzen 

benötigt. Hier kann die Komplexität und die benötigte Berechnungszeit z.B. für die Anwen-

dung bei Wälzkolben-Vakuumpumpen durch Reduktion auf einen zweidimensionalen Stirn-

schnitt reduziert werden, die grundlegenden Schwierigkeiten in der Modellierung bleiben je-

doch bestehen [65] [66]. 

 

Die Anwendung von mehrdimensionaler numerischer Strömungssimulation basierend auf 

einer Form der Navier-Stokes-Gleichung ist im Hinblick auf die zu erwartenden Strömungs-

formen insbesondere in den Spalten von Vorvakuumpumpen nur eingeschränkt als sinnvoll 

bzw. gültig einzustufen [65]. Mögliche Alternativen basieren auf Lattice-Boltzmann oder teil-

chenorienten Methoden. Die Lattice-Boltzmann-Methode bringt den Vorteil mit sich, dass die 

Technik zwar ebenfalls ein Netz benötigt, jedoch keine hohen Qualitätsansprüche an das Netz 

selbst hat. Allerdings ist diese Methode nicht für alle Knudsen-Zahlen zulässig, da bei einer 

zu großen Verdünnung die Verteilungsfunktion der Boltzmanngleichung unstetig wird [67]. In 

diesen Bereichen müssen dann andere Methoden wie z.B. die direkte Monte-Carlo-Simulation 

[68] oder die Testpartikel-Methode [69] Anwendung finden. Eine Implementierung der direk-

ten Monte-Carlo-Simulation ist quelloffen durch OpenFOAM1 verfügbar, jedoch benötigt 

diese Methode wiederum ein Netz zur Berechnung. Die Testpartikel-Methode benötigt hinge-

gen keine Netze, ist aber hinsichtlich der Knudsen-Zahlen zu stark eingeschränkt und nur für 

freie Molekularströmungen gültig. Eine Untersuchung der Strömungsverhältnisse einer Wälz-

kolben-Vakuumpumpen mittels Testpartikel-Methode zeigt zwar gute Ergebnisse, eine Über-

tragung auf die geometrisch deutlich komplexere Schraubenmaschine ist angesichts der zu 

                                                 
1 www.openfoam.org, besucht am 21.03.2015 um 18:02 Uhr 

http://www.openfoam.org/
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erwartenden Berechnungszeiten kaum möglich [70]. Andere netzfreie Methoden wie z.B. Fi-

nite-Point-Set sind nur für Kontinuumsströmungen zulässig [71]. Zusammenfassend lässt sich 

feststellen, dass die Methoden zur numerischen Strömungssimulation für die speziellen An-

forderungen der Simulation von Vakuumpumpen ungeeignet oder nur in eingeschränkten Be-

reichen hinsichtlicher der Gasverdünnung gültig sind. 

 

Aus diesen Gründen empfiehlt sich eine Reduktion der Modellierungstiefe auf die Erforder-

nisse eines Kammermodells. Eine Berechnung von Rotationsverdrängermaschinen auf Basis 

eines Kammermodells ist mit der Software KaSim möglich und für eine Vielzahl an Anwen-

dungsfällen bereits verifiziert. Nachteilig für die Software KaSim ist der fehlende PreProces-

sor, welcher den Anwender in der Geometrieabstraktion und Wahl der physikalischen Modelle 

unterstützt. Der Anwender kann zwar auf eine Vielzahl verschiedener 2D- und 3D-CAD-

Programme zurückgreifen, jedoch ist die manuelle Auswahl und Berechnung aller erforderli-

cher geometrischen Größen sehr zeitaufwendig. Aus diesem Grund ist die Entwicklung einer 

speziellen Analysesoftware zur automatisierten Generierung eines Kammermodells für den 

produktiven Einsatz von KaSim unverzichtbar. 

 

1.4 Screw Vacuum Blower 

Der Screw Vacuum Blower stellt den Versuch dar, das bisher nicht erforschte Anwendungspo-

tential der Schraubenmaschine als Vakuumpumpe im Blower-Betrieb zu nutzen. Aus Sicht der 

Thermodynamik stellt die Verdichtung durch Rückströmung bei der Wälzkolben-

Vakuumpumpe eine Zustandsänderung mit starker Entropiezunahme dar und ist somit die 

Kernursache aller Probleme, die in Folge hoher thermischer Belastung auftreten. Der Screw 

Vacuum Blower ist in der Lage, hohe innere Verdichtungsverhältnisse zu realisieren und somit 

die Leistungsaufnahme bei gleicher anliegender Druckdifferenz im Vergleich zur Wälzkolben-

Vakuumpumpe zu reduzieren. Umgekehrt kann aufgrund der inneren Verdichtung ein größe-

res Druckverhältnis bei gleichbleibender Leistungsaufnahme und thermischer Belastung er-

zielt werden. Diese Tatsache offenbart großes Potential sowohl in der Gestaltung von Pumpen 

und Pumpkombinationen für kürzere Abpumpzeiten als auch für Prozesspumpen. Ein weiteres 

Problem insbesondere für Pumpsysteme mit mehreren seriell verbundenen Wälzkolben-

Vakuumpumpen stellen die Gastemperaturen dar. Die ungünstige thermodynamische Prozess-

führung ist makroskopisch direkt an einer vergleichsweise hohen Gastemperatur nach Ab-

schluss des Verdichtungsvorgangs zu erkennen. Die hohen Gastemperaturen wirken sich ent-
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weder negativ auf den Liefergrad der folgenden Pumpe aus oder es muss mittels Wärmetau-

scher eine Rückkühlung des Gases erreicht werden. Ein Verzicht auf Zwischenkühlung er-

möglicht es, die Komplexität von Pumpkombinationen zu reduzieren und die Investitionskos-

ten zu senken. 

 

Die Veränderung der thermodynamischen Prozessführung im Vergleich zur Wälzkolben-

Vakuumpumpe hat nicht nur Einfluss auf die Leistungsaufnahme und damit den Wärmehaus-

halt, sondern auch aus Sicht der Maschinenakustik spielt das innere Volumenverhältnis eine 

wichtige Rolle. Oftmals sind durch Pulsationen des Gases verursachte Vibrationen an Rohrlei-

tungen und Maschinenbauteilen die Ursache für laute und unerwünschte Geräusche. Das Auf-

treten von Resonanzphänomenen kann in Extremfällen sogar zu Schäden führen. Untersu-

chungen unter Anwendung der Stoßrohrtheorie zeigen, dass das Pulsationsniveau mit der 

Druckdifferenz im Moment der druckseitigen Kammeröffnung korreliert [72]. Die innere Ver-

dichtung des Screw Vacuum Blowers sorgt dafür, dass bei gleichen Betriebsdrücken die 

Druckdifferenzen zu Beginn des druckseitigen Ladungswechsels kleiner als bei herkömmli-

chen Wälzkolben-Vakuumpumpen sind. 

 

Die typischerweise eingesetzten Wälzkolben-Vakuumpumpen habe eine lange Tradition als 

Blower, jedoch weisen sie einige systemimmanente und konstruktionsbedingte Schwachpunk-

te auf. Der Screw Vacuum Blower vereint die Vorteile des einfachen Aufbaus und der mecha-

nischen Robustheit einer Wälzkolben-Vakuumpumpe mit dem vorteilhaften Betriebsverhalten 

einer Schraubenmaschine. Um dieses experimentell nachweisen zu können, erfolgt die Ent-

wicklung eines Prototyps auf Basis einer Schraubenmaschinentechnologie, die die Anforde-

rungen einer möglichst flexiblen Geometrie im Hinblick auf die angestrebten experimentellen 

Untersuchungen der Maschinenvariationen erfüllt. Hierzu wird eine am Fachgebiet Fluidtech-

nik entwickelte Schraubenmaschine ausgewählt [49] [53]. Die als Schraubenlader bereits ex-

perimentell untersuchte Maschine bietet folgende Vorteile: 

 

• konstruktiv einfacher, modularer Aufbau (einfache Variation der Bauteilgeometrien) 

• Verringerung der Profileingriffsspalthöhe gegenüber handelsüblichen Schraubenma-

schinen möglich (unsynchronisierter Rotorbetrieb) 

• trockenlaufender Betrieb durch Verschleißschutzschicht auf den Rotoroberflächen ge-

währleistet. 
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Der Aspekt des trockenlaufenden Betriebs hat - unter Berücksichtigung der aktuellen Trends 

hin zu trockenlaufenden Verdrängervakuumpumpen - den großen Vorteil, dass durch die 

Kombination des unsynchronisierten Rotorbetriebs und den Einsatz von mediengeschmierten 

Hybridlagern eine tatsächlich vollständig ölfreie Verdrängervakuumpumpe entsteht2.  

 

Die direkt aufeinander abwälzenden Schraubenrotoren lassen einen positiven Einfluss auf das 

Betriebsverhalten der Maschine im Hinblick auf eine Reduzierung des Spaltmassenstromes 

durch den Profileingriffsspalt erwarten. Der als Funktion der Betriebszeit fortschreitende Ab-

trag des Rotormaterials sollte aufgrund der reduzierten Belastung im Vakuum geringer ausfal-

len, als es aus den atomsphärischen Anwendungen bekannt ist. 

 

Die für die Verbrennungsmotoraufladung bereits realisierten Drehzahlen von bis zu 

30.000min-1 stellen einen weiteren Vorteil des Screw Vacuum Blowers hinsichtlich des Platz-

bedarfs der Pumpe dar. Durch eine hinreichend hohe Drehzahl kann mit einer deutlich kleine-

ren Pumpe das gleiche theoretische Saugvermögen wie mit einer meist deutlich größeren 

Wälzkolben-Vakuumpumpe zur Verfügung gestellt werden, denn Wälzkolben-

Vakuumpumpen sind oftmals durch thermische und mechanische Gründe in der maximalen 

Drehzahl auf 50 bis 100 Hz limitiert [2]. 

 

Bedingt durch die modulare Bauweise wird der Schraubenlader für den Einsatz im Vakuum 

hinsichtlich der Minimierung externer Leckagen modifiziert (Abbildung 1.11). Für die Vaku-

umvariante des Schraubenladers SVB 51.2 (Screw Vacuum Blower 51.2) werden im Rahmen 

der Konstruktion zunächst O-Ringdichtungen zwischen allen Gehäusemodulen eingebracht. 

Diese konstruktive Maßnahme geht mit einer unmittelbaren Gehäusewandstärkenerhöhung 

einher. Ferner wird das ursprünglich aus zwei Teilen bestehende Rotorgehäuse (Rotorgehäuse 

und druckseitiges Lagerraummodul) zu einem einzelnen Modul in Topfbauweise umkonstru-

iert. Dadurch wird einerseits der Nachteil eines dreidimensionalen Spaltes im Bereich der 

druckseitigen Auslassfläche vermieden, andererseits beschränkt diese konstruktive Änderung 

jedoch die Möglichkeit einer beliebigen Steigerung des inneren Volumenverhältnisses der 

Maschine, da aus fertigungstechnischen Gründen ausschließlich radiale Auslassflächen herge-

stellt werden können. Der erkennbare axiale Anteil der Auslassfläche stellt lediglich eine Ver-

                                                 
2 Die Reinheit von Luft bzw. die zulässige Verschmutzung durch Öl- und Feststoffpartikel ist z.B. durch die 

Normschrift ISO 8573-1 festgelegt. 
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bindung des restlichen in der Kammer verbliebenen Gasvolumens zum Druckstutzen nach 

Abschluss der radialen Auslassfläche zur Verfügung. 

 

Da die elektrische Antriebseinheit nicht in das Gehäuse integriert wird, stellt die Durchfüh-

rung der Antriebswelle eine weitere potentielle Leckstelle dar. Diese wird im Gegensatz zur 

Ausführung des Schraubenladers anstelle von einem mit zwei Radialwellendichtringen ausge-

führt, welche gegen den Atmosphärendruck abdichten. Die Berücksichtigung einer ausgepräg-

ten verschleißbedingten Zeitabhängigkeit der Leckage hat noch keinen Eingang in die Unter-

suchungen gefunden, ist jedoch insbesondere für längere Betriebszeiten bei hohen Dreh-

zahlen ein nicht zu unterschätzender Einfluss. Die Lösung mit einer berührenden Dichtung 

kann jedoch in Zukunft durch eine andere konstruktive Lösung wie z.B. eine Magnetkupplung 

ersetzt werden. Zur Reduktion der Leckagen wurde zudem die druckseitige Durchführung der 

Nebenrotorwelle gegenüber dem Kupplungsraum im Antriebsmodell abgeschlossen.  

 

 
Abbildung 1.11: Explosionsdarstellung des Screw Vacuum Blowers SVB 51.2 
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Durch die Umsetzung der beschriebenen Konstruktionsmaßnahmen ist die Gesamtdichtheits-

situation des SVB 51.2 für einen Prototypen zufriedenstellend gewährleistet. Die Leckrate qL 

der Versuchsmaschine konnte durch mehrere Messungen zu 1,6∙10-2 mbar∙l∙s-1 bestimmt wer-

den. Dadurch sind die Vorteile einer flexiblen Geometrie für die einfache Variation von geo-

metrischen Parametern mit der Sicherheit zuverlässiger Ergebnisse für die Vakuumanwen-

dung der Schraubenmaschine kombiniert worden. 

 

Im Folgenden Abschnitt werden die geometrischen Daten der im Rahmen dieser Arbeit unter-

suchten Maschinenvariante vorgestellt (Tabelle 1.2). Dabei wird die konkrete Maschinenvari-

ante nicht nur in der experimentellen und theoretischen Untersuchung des Betriebsverhaltens 

verwendet, sondern dient ebenfalls als Beispiel für alle im weiteren Verlauf der Arbeit präsen-

tierten Ergebnisse der geometrischen Modellgenerierung. 

 
Tabelle 1.2:  Geometrische Daten des untersuchten Screw Vacuum Blowers 

Bezeichnung SVB 51.2  
Profil Asymmetrisch / GL 51.23  
Maximales Kammervolumen Vmax [cm³] 96,32  
Theoretisches Saugvermögen bei 6000 min-1 [m³/h] 104  
Zähnezahlkombination [-] 3+5  
Maximale Drehzahl n [min-1] 20000  

Hauptrotorumschlingungswinkel ϕHR [°] 200  

Hauptrotorkopfkreisdurchmesser dK,HR [mm] 71,8  
Nebenrotorkopfkreisdurchmesser dK,NR [mm] 67,5  
Achsabstand a [mm] 51,2  
Rotorlänge lRotor [mm] 101  

Gehäusespalthöhe hSpalt,Gehäuse [mm] 0,16  

Stirnspalthöhe hSpalt,Stirn,ND [mm] 0,3  

Stirnspalthöhe hSpalt,Stirn,HD [mm] 0,1  

Mittlere Profileingriffsspalthöhe hSpalt,PE [mm] 0,05  

Inneres Volumenverhältnis vi [-] 1,47  

 

                                                 
3 Das Profil des GL51.2 wurde maßgeblich durch [50] und [53] im Hinblick auf den unsynchronisierten, trocken-

laufenden Betrieb entwickelt. 
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Ein verbleibender Schwachpunkt der konstruktiven Umsetzung des im Rahmen dieser Arbeit 

untersuchten Prototyps stellt die Einstellbarkeit der Stirnspalte in dem Gehäusemodul dar. 

Prinzipiell können die Rotoren während der Montage in Achsrichtung verschoben und in der 

gewünschten Position arretiert werden. Dabei beträgt die Summe der beiden Stirnspalthöhen 

aufgrund der Längenunterschiede zwischen Gehäusebohrung und Rotor immer 0,4 mm. 

Durch die Ausführung des Gehäusemoduls in Topfbauweise ist die genaue Einstellung der 

Stirnspalthöhen nur eingeschränkt möglich und eine experimentelle Variation der Stirnspalt-

höhen hat gezeigt, dass es durchaus bereits während der Montage oder der Inbetriebnahme zu 

Abweichungen zwischen der tatsächlichen Stirnspalthöhe und dem gewünschten Wert kom-

men kann. 

 

1.5 Ziel der Arbeit 

Ziel der vorliegenden Arbeit ist die geometrische und thermodynamische Modellierung und 

Analyse einer Schraubenvakuumpumpe. Die Simulation des thermodynamischen Betriebs-

verhaltens erfolgt mit einer erweiterten Version der Simulationssoftware KaSim. Die Entwick-

lung und Implementierung einer rechnergestüzten Methode zur geometrischen Analyse und 

Modellierung von Rotationsverdrängermaschinen stellt hierzu die entscheidende Grundlage 

dieser Arbeit dar. 

 

Die Vorteile einer rechnergestützten geometrischen Analyse als Pre-Processing sind mannig-

faltig. Der offensichtliche und aus Anwendungssicht wertvollste Vorteil liegt in dem Wegfall 

der manuellen Modellgenerierung, welche extrem zeitaufwändig und zudem sehr fehleranfäl-

lig ist. Ohne hinreichende Erfahrung ist das manuelle Aufstellen eines Kammermodells kaum 

möglich. Im Hinblick auf die Ergebnisse ist die automatisierte Modellierung auch von Vorteil, 

da die Qualität der Kammermodelle durch die Anwendung von Algorithmen im Vergleich zu 

subjektiven Entscheidungen während einer manuellen Generierung steigt. Dies gilt sowohl für 

Aspekte wie die Volumenkurve, bei der die Qualität z.B. von der Zuverlässigkeit eines CAD-

Werkzeuges abhängt oder auch bei der Parametrisierung von Spaltströmungsmodellen, bei 

denen oftmals Parameter mit persönlichem Ermessen bestimmt werden. Die automatisierte 

Modellierung hilft hierbei, Standards zu definieren und eine bessere Vergleichbarkeit von Si-

mulationsergebnissen zu gewährleisten.  
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Der zweite wesentliche Vorteil liegt in der Parametrisierung von physikalischen Modellen und 

trägt so signifikant zur Erhöhung der Modellierungstiefe in KaSim bei. Viele Modelle für z.B. 

Spaltströmungen oder Wärmeübergänge sind bewusst einfach gehalten, einige Modelle sind 

aber auch bewusst in einer vereinfachten Form implementiert, da sie ansonsten in zu starker 

Form durch die Eingangs diskutierten Nachteile der manuellen Modellgenerierung betroffen 

wären. Für das Ziel dieser Arbeit eröffnet die Existenz der automatisierten Modellgenerierung 

die Möglichkeit, die bestehenden Spaltströmungsmodelle zu verfeinern und ein Modell für die 

Abbildung von Ad- und Desorptionsvorgänge zu implementieren. 

 

Insbesondere für die Simulation von Vakuumpumpen im Feinvakuum stellen Gastransportme-

chanismen über Bauteiloberflächen einen entscheidenden Einflussfaktor dar. Ein physikali-

scher Effekt, der diesen Gastransport ermöglicht, ist Ad- und Desorption. Im Rahmen dieser 

Arbeit wird ein Modell basierend auf Ad- und Desorption entwickelt, untersucht und mit den 

in der Vergangenheit verwendeten Modellen verglichen, um die Eignung im Rahmen einer 

thermodynamische Simulation von Vakuumpumpen zu beurteilen. 

 

Um die mit dem Pre-Processing erweiterte Simulationsumgebung zu vervollständigen, wird 

ein Werkzeug für das Post-Processing entwickelt. Dieses ermöglicht die Auswertung und gra-

phische Aufbereitung typischer Fragestellungen rund um das Betriebsverhalten von Rotations-

verdrängermaschinen. Die Umsetzung in einer modularisierte Struktur ist Voraussetzung da-

für, bestehende Auswertungswerkzeuge z.B. auf Basis von Tabellenkalkulationsprogrammen 

zu ersetzen und Auswertungsmethodiken für zukünftige Aufgaben umzusetzen. 

 

Die neu geschaffene Simulationsumgebung wird am Beispiel der Schraubenvakuumpumpe im 

Blower-Betrieb validiert. Ein Screw Vacuum Blower lässt gegenüber den typischerweise ein-

gesetzten Wälzkolben-Vakuumpumpen verschiedene Vorteile hinsichtlich des Betriebsverhal-

tens erwarten. Um dieses vorteilhafte Betriebsverhalten nachzuweisen und die benötigten 

Analyse- und Simulationswerkzeuge zu verifizieren, ist die Entwicklung und experimentelle 

Erprobung eines Prototyps unumgänglich. Die Ergebnisse dieser Analyse geben Aufschluss 

darüber, in wie weit es der Einsatz der Schraubenkompressortechnologie ermöglicht, Wälz-

kolben-Vakuumpumpen durch ein neuartiges Machinenkonzept zu ersetzen. 
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2. Vorgehensweise in der Softwareentwicklung 
 

Der Einsatz von rechnergestützten Methoden zur geometrischen Analyse und thermodynami-

schen Simulation von Rotationsverdrängermaschinen und im Besonderen Vakuumpumpen 

setzt entweder die Existenz passender, etablierter Software voraus oder geht einher mit der 

Entwicklung bzw. Weiterentwicklung ebensolcher Software. Da außer der am Fachgebiet Flu-

idtechnik (vormals Fachgebiet Fluidenergiemaschinen) entwickelte Software KaSim keine 

andere etablierte Software existiert, welche den funktionalen Ansprüchen und physikalischen 

Modellen dieser Arbeit genügt, wird die Software KaSim weiterentwickelt und um verschie-

dene Komponenten zu einer vollständigen Simulationsumgebung erweitert. Die Komplexität 

der Software KaSim ist durch die eingeführten Abstraktionen und vielfältigen physikalischen 

Modelle hoch [5] [6] [49] [53], eine Weiterentwicklung ohne begleitende, qualitätssichernde 

Maßnahmen nahezu unmöglich. Darüber hinaus werden große Teile der für diese Arbeit benö-

tigten Software vollständig neu entwickelt. Aufgrund der bereits ersichtlichen Komplexität 

der Software KaSim ist für die weiteren Komponenten ein ähnlicher Umfang und eine ver-

gleichbare Komplexität zu erwarten, so dass ein Prozess definiert werden muss, welcher die 

Vorgehensweise und die Qualitätssicherung der Softwareentwicklung mit wissenschaftlichen 

Methoden beschreibt. Ohne einen solchen Prozess und entsprechende persönliche und techni-

sche Maßnahmen ist eine Zielerreichung hinsichtlich der Softwareentwicklung und der für 

zuverlässige Ergebnisse erforderlichen Qualität unmöglich [73]. 

 

2.1 Notwendigkeit der Softwaretechnik 

Historisch hat sich für Prozesse, Methoden und Werkzeuge in der Softwareentwicklung der 

Oberbegriff der Softwaretechnik etabliert. Verwendet wird der Begriff erstmals durch Marga-

ret Hamilton in der 1950er Jahren [74] und wird durch eine NATO-Tagung 1968 geprägt und 

umfangreich dokumentiert [75]. Diese Zeit markiert den Ursprung der Professionalisierung 

der Softwareentwicklung nach dessen Pionierzeit. Die Entwicklung von Software war bis zu 

dieser Zeit oftmals das Werk einzelner Personen, seltener auch kleiner Teams. Definierte Ent-

wicklungsprozesse sind oftmals nicht vorhanden oder aber an etablierte Prozesse aus dem 

Bereich der Hardwareentwicklung angelehnt. Dies führt in der Folgezeit mit wachsenden Pro-

jektgrößen zu drastischen Konsequenzen und Fehlentwicklungen. Die steigende Komplexität 

von Software und die daraus resultierende hohe Zahl an möglichen Zuständen des Produktes 

macht sie schwer beschreibbar und testbar. Typische Probleme sind Fehleranfälligkeit der 
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Software auf Seiten des Benutzers sowie Zeit- und/oder Budgetüberschreitungen seitens der 

Entwickler. Ein gravierendes Problem stellt dabei die Fehleranfälligkeit dar, da dies unter ext-

remen Umständen sogar Menschenleben kosten kann [76]. Die Tatsache, dass dieser Zustand 

eine substanzielle Krise der Softwareentwicklung darstellte, wurde zuerst von [77] erkannt. 

Um diesen Problemen entgegenzuwirken, definiert die Softwaretechnik Prozesse, welche die 

Entwicklung und Wartung von Software planbar zuverlässig machen sollen [78]. Die Ent-

wicklung der Prozesse in der Softwaretechnik dauert nach wie vor an, da sich durch die Ent-

wicklung in der Computerhardware, der Verfügbarkeit von Internet und Mobilität die Anfor-

derungen an Software ebenfalls ständig weiterentwickeln. Eine aktuelle Entwicklung in der 

Prozesswelt stellen die sogenannten leichtgewichtigen Methoden dar. Zu den prominentesten 

Vorgehensweisen gehören die agile Methoden, welche durch [79] begründet sind. Die agilen 

Methoden versuchen, die statischen Konstrukte typischer Prozesse mit festen Meilensteinen 

und fest geplanter Phasen von Spezifizierung, Implementierung, Test und Auslieferung zu 

durchbrechen und den Entwicklungsprozess flexibel zu machen. Scrum [80] z.B. zerteilt den 

gesamten Entwicklungsprozess in eine Vielzahl von Iterationen, in denen die Phasen Planung, 

Implementierung und Auslieferung immer wieder durchlaufen werden. Ziel ist es, unter ande-

rem, das nach jeder solchen Iteration für den Benutzer ein Prototype der Software vorliegt. 

Dieser ist zwar zunächst im Umfang reduziert, aber vollständig funktionsfähig und testbar. 

Eine solche Methode geht oftmals über den klassischen Prozessbegriff hinaus und wird auch 

oft als Framework oder Philosophie bezeichnet, bei der der/die Softwareentwickler ihren Pro-

zess anhand des Regelwerkes selbst definieren [80]. Unterstützt wird der Prozess durch etab-

lierte Techniken, die die technische Unterstützung, Regeln für die persönliche Arbeitsweise 

und die Organisation der Zusammenarbeit im Team betreffen [81]. 

 

2.2 Qualität von Software 

Im Vordergrund aller Bestrebungen um die Softwaretechnik steht die Qualität der Software. 

Qualität von Software ist jedoch nicht nach einheitlichen Kriterien definiert, so dass eine 

Vielzahl an Modellen existiert, die es ermöglichen, die Qualität einer Software zu beurteilen 

oder sogar zu quantifizieren. Die ISO 25000 [82] definiert Kriterien, welche die Software als 

Produkt eines Prozesses beurteilt, jedoch nur bedingt den Prozess selbst. Die Leitkriterien 

sind Funktionalität, Zuverlässigkeit, Benutzbarkeit, Effizienz, Wartbarkeit und Übertragbar-

keit. Abgesehen vom Kriterium Wartbarkeit beurteilen alle Kriterien die Software lediglich als 

Black-Box. Insbesondere im akademischen Kontext liegt der Fokus auf dem Merkmal Funk-
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tionalität, da dies unter anderem die mathematische bzw. physikalische Richtigkeit der Ergeb-

nisse beschreibt. Allerdings ist es nicht sinnvoll, den Prozess, den Quellcode, der die Software 

bildet und den Softwareentwickler bei der Beurteilung der Qualität zu vernachlässigen. Es 

existieren Metriken zur Quantifizierung von Quellcode-Qualität, die meisten dieser Verfahren 

helfen jedoch nur dabei, Schwachstellen im bestehenden Quellcode zu finden. Ein typisches 

Beispiel ist das Gesetz von Demeter [83], welches die Kopplung von Objekten beschreibt. 

Zeigt eine Analyse eine zu starke Kopplung von Objekten auf, so kann der bestehende Quell-

code bei Bedarf überarbeitet werden. Im Sinne der Qualität ist es jedoch sinnvoller, den Ent-

wickler mit in die Betrachtung einzubeziehen und bereits während der Entwicklung der Soft-

ware den Fokus auf Qualität zu legen. 

 

2.3 Techniken zur Qualitätssicherung 

Die wesentliche Herausforderung in der Softwaretechnik liegt darin, nicht nur ein funktionie-

rendes Produkt abzuliefern, sondern auch qualitativ hochwertigen Quellcode zu schreiben, 

welcher den Regeln des ausgewählten Prozesses genügt [84]. Dies schließt die Arbeitsweise 

des Entwicklers mit ein [85]. Wie eingangs erwähnt, gibt es eine Vielzahl an etablierten Prak-

tiken und Vorgehensweisen, welche präventiven Charakter haben und nicht nur versuchen, auf 

Probleme in der ausgelieferten Software, dem Quellcode oder dem Prozess zu reagieren [86]. 

Hierzu wird im Folgenden versucht, zwischen drei Schwerpunktthemen zu unterschieden, 

wobei dies in einigen Fällen nicht immer in vollem Umfang sinnvoll und nötig ist. 

 

Das erste Thema betrifft die Anwendung anerkannter Entwurfsmuster, Idiome und Prinzipien. 

Diese hängen stark von den Paradigmen der Programmiersprache ab. Wird eine Programmier-

sprache mit objektorientiertem Paradigma verwendet, gelten die SOLID-Prinzipien als ein 

vielfach propagierter Leitfaden. Das Akronym steht dabei für die fünf Prinzipien die unter 

dem Oberbegriff vereint werden. Diese sind das Single Responsibility Prinzip, das Open-

Closed Prinzip, das Liskovsches Substitutionsprinzip, das Interface Segregation Prinzip und 

das Dependency Inversion Prinzip. Das Einhalten eines solchen Prinzips als Richtlinie ist 

oftmals ambivalent und soll kurz am Beispiel des Single Responsibility Prinzips verdeutlicht 

werden. Die Hauptintention, dass einer Klasse nur eine Hauptverantwortlichkeit zugewiesen 

wird, liegt in der Änderungswahrscheinlichkeit begründet. Je mehr Verantwortlichkeiten einer 

Klasse zugewiesen werden, desto höher wird die Wahrscheinlichkeit, dass die Klasse zu ei-

nem späteren Zeitpunkt verändert werden muss und so das Risiko für Programmfehler steigt. 
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Die Anwendung dieses Prinzips führt zu Klassen mit hoher Kohäsion, kann aber auch dazu 

führen, dass gemeinsame Funktionalität nicht wiederverwendet, sondern dupliziert wird. Dies 

hat aus Qualitätssicht fatale Folgen und sollte gemäß des Don’t Repeat Yourself-Prinzips 

vermieden werden. Es liegt also oftmals im Ermessen des Softwareentwicklers zu entschei-

den, welche Prinzipen für eine konkrete Aufgabe anzuwenden bzw. welche Antimuster es zu 

vermeiden gilt. Dabei können sich einzelne Aspekte durchaus diametral gegenüberstehen. Zur 

Umsetzung einer Aufgabenstellung unter Einhaltung der voran genannten Prinzipien stehen 

dem Softwareentwickler Entwurfsmuster zu Verfügung [87]. Entwurfsmuster sind Vorlagen, 

welche stark abstrahierte Lösungen zu typischen Problemen beschreiben und ihre Nützlichkeit 

durch Publikation und Verbreitung nachgewiesen haben. Da sich Programmiersprachen und 

deren technologische Basis beständig weiterentwickelt, sind solche Entwurfsmuster oftmals 

nicht uneingeschränkt zeitlich gültig und werden unter Umständen sogar zu einem Antimus-

ter, welches es zu vermeiden gilt. 

 

Das zweite Themengebiet betrifft die Arbeitsweise des Softwareentwicklers, sowohl für sich 

persönlich als auch im Team. Die Arbeitsweise des Softwareentwicklers wird z.B. als Be-

standteile des Extreme Programming adressiert [81]. Hierzu gehören Techniken wie Paar-

Programming, Testgetriebene Entwicklung und Kontinuierliche Integration. Bei der Paar-

Programmierung teilen sich zwei Softwareentwickler zeitweilig einen Arbeitsplatz und arbei-

ten gemeinsam die Lösung für eine konkrete Aufgabe aus. Typischerweise übernimmt ein 

Entwickler die „Schreibarbeit“ und der Andere die „Denkarbeit“. Die Rollen werden regel-

mäßig getauscht. Auf diese Weise entsteht ein intensiver Wissenstransfer und die Qualität des 

erzeugten Programmcodes kann signifikant steigen. Die Testgetriebene Entwicklung sieht vor, 

dass Modultests implementiert werden, bevor die eigentliche Funktionalität des Moduls um-

gesetzt wird. Diese Praktik führt dazu, dass der Entwickler frühzeitig über das Design und 

somit über die Qualität des Programmcodes nachdenkt. Je nach Umfang und Ziel wird zwi-

schen verschiedenen Testklassen unterschieden. Die Nachhaltigkeit von Testgetriebener Ent-

wicklung wird durch den Einsatz Kontinuierlicher Integration unterstützt. Kontinuierliche 

Integration bedeutet, dass der gesamte Quellcode ständig kompiliert und die zugehörigen 

Tests ausgeführt werden. Auf diesem Weg können z.B. Regressionsfehler bereits frühzeitig in 

einem Entwicklungszyklus erkannt werden. Die Kombination aus Kontinuierlicher Integration 

und Testgetriebener Entwicklung bildet die grundlegende Voraussetzung für eine weitere fun-

damental wichtige Praxis, die ständige Verbesserung des Codedesigns durch Refactoring [88]. 

Das Refactoring ist eine der Hauptmaßnahmen um Softwareerosion, also die schrittweise Ver-
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altung der Software zu verhindern. Ziel eines Refactorings ist es, die Qualität eines Bereiches 

des Programmcodes bei Beibehaltung seiner Funktion nach außen zu steigern. Aus diesem 

Grund spielt die Verfügbarkeit umfangreicher Test eine wesentliche Rolle, da ansonsten in 

möglicherweise aufwändigen manuellen Tests die Beibehaltung der gewünschten Funktion 

nachgewiesen werden muss. 

 

Der dritte Punkt beschreibt die Unterstützung des Teams und des Entwicklers durch Soft-

warewerkzeuge. Als zentrales Werkzeug in der Softwareentwicklung gilt die Versionsverwal-

tung. Mit Hilfe eines solchen zentralen oder dezentralen Systems wird der Quellcode der 

Software verwaltet, versioniert und allen Entwicklern gleichermaßen zugänglich gemacht. Die 

Versionsverwaltung kann von einer Software zur Kontinuierlichen Integration verwendet 

werden um eine bestimmte oder auch die jeweils neuste Version des Quellcodes zu kompilie-

ren und die zugehörigen Tests auszuführen. Die Automatisierung dieses Prozesses auf einem 

zentralen Server vereinfacht dabei die Arbeit der einzelnen Entwickler. Insbesondere in gro-

ßen Softwareprojekten muss so nicht jeder Entwickler regelmäßig alle Tests selbst ausführen, 

sondern kann sich auf seinen unmittelbaren Arbeitsbereich beschränken und auf die Rückmel-

dung durch die Kontinuierliche Integration vertrauen. 

 

2.4 Adaption von Werkzeugen und Techniken 

Im Rahmen dieser wird ein Softwareentwicklungsprozesses verwendet, dessen primäres Ziel 

das kontinuierliche Ausliefern von Software ist [89] [90]. Als Programmiersprache wird C++ 

eingesetzt, da sie objektorientierte und generische Paradigmen unterstützt und durch das 

Kompilieren in nativen Programmcode die Entwicklung extrem effizienter Programme er-

laubt. Ein weiterer wesentlicher Vorteil der Programmiersprache liegt in ihrer Portabilität, die 

es ermöglicht, in C++ geschriebene Anwendungen für eine Vielzahl an Plattformen zu kompi-

lieren.  

 

Die konkrete Umsetzung der Portabilität erfordert jedoch den Einsatz weiterer Werkzeuge, da 

z.B. nicht jede Entwicklungsumgebung oder jeder Compiler auf jeder Plattform verfügbar ist. 

Aus diesem Grund wird zusätzlich zu dem Compiler bzw. der Entwicklungsumgebung der 

jeweiligen Plattform das plattformübergreifende Werkzeug CMake4 eingesetzt. Dieses agiert, 

                                                 
4 www.cmake.org, besucht am 01.03.2015 um 20:47 Uhr 

http://www.cmake.org/
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basierend auf einer eigenen Skriptsprache, als ein Erzeuger für die nativen Projektdateien oder 

Make-Dateien des jeweiligen Compilers.  

 

Ein weiterer Kernpunkt stellt die Handhabung von Größe und Komplexität des Softwarepro-

jektes dar. Dies betrifft in erster Linie die Konfiguration eines Softwarebuilds hinsichtlich der 

verwendeten Bibliotheken sowie der Konfiguration bestimmter Parameter und Algorithmen. 

Da CMake eine solche Funktionalität nur bedingt abbilden kann, wird das Konfigurations-

werkzeug des Linux-Kernels KConfig5 zu diesem Zweck verwendet. Mit diesen Konfigurati-

onsmöglichkeiten kann durch den Einsatz von Programmen wie z.B. Jenkins6 oder GitLab7 

eine Umgebung für die Kontinuierliche Integration etabliert werden, welche die Komplexität 

des Buildprozesses von C++ handhabbar und automatisierbar macht. 

 

CMake stellt als zusätzliche Werkzeuge noch CTest zum Ausführen von Tests und Berichten 

der Ergebnisse und CPack zu erstellen von Softwarepaketen zur Verfügung. Die Kombination 

dieser Werkzeuge zusammen mit dem Anspruch, in möglichst kurzen, iterativen Schritten zu 

Entwickeln, ermöglichte es, dass die im Rahmen dieser Arbeit entstandene Software bereits 

während der Laufzeit des durch die AiF geförderten Projektes8 den beteiligten Firmen des 

begleitenden Arbeitskreises in Form von mehreren Prototypen zugänglich gemacht werden 

konnte. 

 

 

  

                                                 
5 www.kernel.org/doc/Documentation/kbuild/kconfig-language.txt, besucht am 01.03.2015 um 20:54 Uhr 

6 https://jenkins-ci.org, besucht am 01.03.2015 um 21:03 Uhr 
7 https://about.gitlab.com, besucht am 22.11.2015 um 01:06 Uhr 

8 AiF-Forschungsvorhaben-Nr. 15734 N/1 „Untersuchung des Anwendungspotentials von 
Schraubenvakuumpumpen im Blower-Betrieb“ 

http://www.kernel.org/doc/Documentation/kbuild/kconfig-language.txt
https://jenkins-ci.org/
https://about.gitlab.com/
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3. Komponenten der Kammermodell-Simulation 
 

In den Grundlagen der Kammermodell-Simulation werden die theoretischen Zusammenhänge 

der Füll- und Entleermethode diskutiert, welche die Basis für die thermodynamische Simula-

tion mit KaSim darstellt. Darauf aufbauend wird die Struktur von KaSim als Simulationsum-

gebung vorgestellt und erläutert. KaSim, welches mit seinem Namen bisher ausschließlich 

synonym für eine Implementierung der Kammermodell-Simulation verwendet wird9, wird im 

Folgenden als vollständige Simulationsumgebung mit den Möglichkeiten der Modellgenerie-

rung und Ergebnissauswertung vorgestellt. Da die thermodynamische Simulation KaSim als 

Solver das Kernstück der Umgebung darstellt, wird zunächst die Umsetzung der Füll- und 

Entleermethode in KaSim vorgestellt. Darauf aufbauend wird dann der Pre-Processor KaSim-

PRE sowie das Werkzeug zur Auswertung von KaSim Ergebnissen KaSim-POST vorgestellt. 

Alle Komponenten der Simulationsumgebung werden in der Programmiersprache C++ umge-

setzt um so die Vorteile des objektorientierten Paradigmas für die thermodynamische und ge-

ometrische Modellierung zu nutzen. Abschließend wird das Potential dieser strukturellen In-

tegrität anhand von verschiedenen Erweiterungen aufgezeigt. 

 

3.1 Solver (KaSim) 

In dem folgenden Teilkapitel wird zunächst ein Überblick über die Füll- und Entleermethode 

gegeben, da diese die theoretische Grundlage für die thermodynamische Berechnung von 

Verdrängermaschinen mittels Kammermodellsimulation darstellt. Als ein wesentlicher 

Schwerpunkt werden die für eine nulldimensionale Simulation getroffenen Annahmen und die 

fundamentalen Unterschiede zwischen einem Einkammer- und Mehrkammersimulation be-

schrieben. Im Anschluss wir die Umsetzung in KaSim als explizites Zeitschrittverfahren vor-

gestellt und die im Rahmen dieser Arbeit erforderlichen strukturellen Veränderungen an Ka-

Sim diskutiert. 

 

3.1.1 Grundlagen der Füll- und Entleermethode 

Die Füll- und Entleermethode stellt die theoretische Grundlage der Kammermodell-

Simulation dar. Die Methode, welche ursprünglich für die Berechnung von Verbrennungsmo-

torprozessen entwickelt wurde, geht unter anderem auf die Arbeiten von [91] [92] zurück. Die 
                                                 
9 Der Name KaSim ist von den Begriffen Kammermodell und Simulation abgeleitet. 
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betrachteten Prozessgrößen werden lediglich als Funktion der Zeit, aber nicht als Funktion des 

Ortes betrachtet. Es handelt sich dabei um eine Form der nulldimensionalen Modellierung. 

Zur Modellierung der einzelnen Komponenten des abstrahierten Ersatzsystems kommen die 

Erhaltungssätze für Masse und Energie zur Anwendung, weshalb die Füll- und Entleermetho-

de auch oft als thermodynamisches Modell bezeichnet wird. 

 

Die thermodynamische Modellierung von Rotationsverdrängermaschinen wird einerseits 

durch den Wegfall des Verbrennungsprozesses vereinfacht, andererseits durch die in Rotati-

onsverdrängermaschinen häufig eingesetzten Hilfsflüssigkeiten (Wasser, Öle, etc.) deutlich 

erschwert. Eine sinnvolle Möglichkeit der Modellierung eines Prozessgases stellt das Dal-

ton’sche Gesetz dar, welches die Modellierung von Gemischen idealer Gase anhand der Parti-

aldrücke ermöglicht [93]. Das dem Gasgemisch zur Verfügung stehende Volumen wird dabei 

durch vorhandene Flüssigkeiten reduziert. Die einzelnen Komponenten des Gasgemisches 

befinden sich per Definition immer in einem vollständigen thermischen Gleichgewicht, wo-

hingegen das thermische Verhalten von Flüssigkeiten im besonderen Hinblick auf Verdamp-

fung bzw. Kondensation noch zu definieren ist [49]. 

 

Die Grundzüge dieser Methode haben Eingang in die Entwicklung der Kammermodell-

Simulation für Rotationsverdrängermaschinen gefunden. Der drehwinkelabhängige Volumen-

verlauf eines Hubkolbenmotors als wesentliche Grundlage des Modells lässt sich einfach 

durch einen alternativen Volumenkurvenverlauf substituieren. Erste Ansätze hierzu stammen 

von [24] und [94]. Diese Form der Einkammermodell-Simulation bringt jedoch einen ent-

scheidenden Nachteil mit sich. Die Annahme einer Gesamtvolumenkurve impliziert, dass es 

eine repräsentative Arbeitskammer gibt, welche in dem gesamten Drehwinkelbereich des Ar-

beitsprozesses existiert. Dies trifft insbesondere für die zweiwelligen Rotationsverdrängerma-

schinen in vielen Fällen nicht zu. Je nach Rotorprofil, Umschlingungswinkel und Zähnezahl-

kombination haben Arbeitskammern auf der Haupt- und Nebenrotorseite, welche zu Beginn 

des Arbeitsprozesses noch in direktem Kontakt standen, zum Ende des Arbeitsprozesses kei-

nen Kontakt mehr (Abbildung 3.1). 
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Abbildung 3.1:  Zwei während des Ansaugvorgangs verbundene Arbeitskammern auf Haupt- und 

Nebenrotorseite für die weiteren Hauptrotordrehwinkel α 120°, 240° und 360° 

 

Wird die Einkammermodell-Simulation dennoch auf zweiwellige Rotationsverdrängerma-

schinen angewendet, kann durch die Verletzung dieser fundamentalen Annahme eine deutli-

che Verfälschung der Ergebnisse eintreten. Eine detaillierte Untersuchung dieses Zusammen-

hangs ist jedoch bisher nicht verfügbar [49]. Weitere Nachteile der Einkammermodell-

Simulation, wie sie zuletzt von [95] und [96] eingesetzt wird, liegen in der Tatsache begrün-

det, dass insbesondere der Zustand der vorlaufenden Kammer unbekannt ist. Es müssen also 

entweder Näherungsverfahren verwendetet werden oder der Zustand der vorlaufenden Kam-

mer aus einer vorherigen Lösung übernommen werden. Hierdurch wird die mathematische 

Lösungsfindung deutlich erschwert. Vorteilhafter ist es, eine separate Volumenkurve für die 

Haupt- und Nebenrotorseite zu betrachten. Der Eingangs beschriebene Effekt, dass zwei 

Zahnlückenräume, welche zu Beginn der Arbeitsprozesses im Bereich der Verschneidungs-

kante noch einen direkten Kontakt hatten und am Ende des Prozesses nur noch über Spalte 

verbunden sind, kann so durch eine geschickte Ausnutzung der geometrischen Periodizität 

0° 120° 

240° 360° 
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abgebildet werden [49]. Hierbei handelt es sich dann um eine Form der Mehrkammermodel-

Simulation. Es lässt sich zwar für jedes Modell eine meist asymmetrische Gesamtvolumen-

kurve konstruieren, diese ist aber eher von theoretischer Bedeutung [40]. Die Mehrkammer-

model-Simulation bringt zudem den Vorteil mit sich, dass der Beginn des Arbeitsspiels nicht 

durch eine bestimmte geometrische Position der Rotoren zu Beginn der Modellgenerierung 

definiert werden muss [40]. So entstehen Modelle, die durch Rotorprofile in beliebigen Stel-

lungen erzeugt werden können und sowohl im Kompressions- als auch im Expansionsbetrieb 

berechnet werden können. Die korrekte Abbildung des vollständigen Arbeitsspieles über die 

Phasen Ansaugen, Transportieren und Verdichten sowie Ausschieben erfolgt durch die Im-

plementierung eines Nachfolgerprinzips. Nach Ablauf eines Zahnteilungswinkels des Haupt-

rotors ϕZT,HR (Gl. 1.3), in der Simulation auch als normierte Phase s (Gl. 3.1) bezeichnet, wird 

der Inhalt einer Arbeitskammer gemäß der geometrischen Periodizität an die logisch nachfol-

gende Arbeitskammer übergeben. Die normierte Phase hat einen Definitionsbereich von 

[0...1] und gibt die rotatorische Orientierung des Hauptrotors bezogen auf den Zahnteilungs-

winkel innerhalb eines Arbeitsspiels an. Die normierte Phase ermöglicht den Vergleich von 

Schraubenmaschinen unterschiedlicher Zähnezahl und bietet zudem eine anschauliche Dar-

stellung eines jeden Zeitpunktes innerhalb des Arbeitsspiels. 

 

]1;0[s,s
HR,ZT

∈
ϕ

α
=  Gl. 3.1 

 

Der Bezug zwischen der Modellfrequenz fm, also der zeitlichen Dauer einer normierten Phase, 

und der tatsächlichen Rotordrehzahl nHR ist damit durch die Hauptrotorzähnezahl zHR gegeben 

(Gl. 3.2). 

 

HRHRm nzf ⋅=  Gl. 3.2 

 

Die Einführung der normierten Phase und der passenden Modellfrequenz ermöglicht es damit, 

das Kammermodell von der konkreten Zähnezahl und der Zähnezahlkombination bei mehr-

welligen Maschinen zu entkoppeln. 
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3.1.2 Struktur des Zeitschrittverfahrens 

Das thermodynamische Simulationsprogramm KaSim stellt eine Implementierung der Mehr-

kammermodellmethode dar. KaSim basiert, wie die zugrunde liegende Füll- und Entleerme-

thode, auf den Erhaltungssätzen für Masse und Energie. Der Drehwinkelabhängigkeit der ver-

schiedenen geometrischen und thermodynamischen Größen wie z.B. Kammervolumina etc. 

wird durch die Lösung mittels eines expliziten Zeitschrittverfahrens Rechnung getragen. Die-

ses ermöglicht eine nahezu beliebig feine zeitliche Auflösung einer normierten Phase. Eine 

iterative Verbesserung des Ergebnisses basierend auf initialen Anfangswerten ist durch die 

mehrfache Berechnung der normierten Phase möglich. Die vollständige Berechnung einer 

normierten Phase wird als Iteration bezeichnet. 

 

Die Struktur von KaSim definiert das Kammermodell als eine Menge von miteinander intera-

gierenden Elementen. Bei den Elementen wird grundsätzlich zwischen Kapazitäten und Ver-

bindungen unterschieden. Die Schnittstelle Kapazität stellt einen Speicher für verschiedene 

physikalische Größen dar, wohingegen die Schnittstelle Verbindung einen Austausch zwi-

schen den Kapazitäten ermöglicht und keinen eigenen Zustand besitzt, sondern zu jedem 

Zeitpunkt durch die angeschlossenen Kapazitäten definiert ist. Der Gesamtzustand eines 

Kammermodells ist ausschließlich durch die Summe der Zustände aller Kapazitäten definiert. 

 

Die Definition einer Kapazität erfolgt einerseits durch die Art der zu speichernden physikali-

schen Größe und andererseits durch ihr logisches Verhalten innerhalb des Kammermodells. 

Als Beispiel für eine Kapazität kann z.B. eine Arbeitskammer betrachtet werden. Handelt es 

sich um eine finite Kapazität, so kann sich deren Zustand durch Vorgänge im Modell ändern. 

Handelt es sich um eine infinite Kapazität ist deren Zustand unabhängig von allen Vorgängen 

und Zuständen im Kammermodell.  

 

Die Definition einer Verbindung verfolgt ein vergleichbares Konzept. Die Verbindung wird 

sowohl durch die Art der auszutauschenden physikalischen Größe als auch durch die Weise 

ihrer Berechnung definiert. Bei der beispielhaften Betrachtung des Vorgangs des Wärmeüber-

gangs wird zwischen zwei Kapazitäten die physikalische Größe Wärme transportiert. Die Art 

der Berechnung legt fest, ob ein Wärmestrom oder eine Wärmemenge transportiert werden 

kann. Es wird zwischen differenziellen und integralen Verbindungen unterschieden. Eine dif-

ferenzielle Verbindung ist immer dadurch gekennzeichnet, dass sie durch einen Strom, also 

eine zeitbezogene Größe definiert ist und die tatsächlich getauschte Menge erst durch die zeit-
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liche Integration im Rahmen des Zeitschrittverfahrens bestimmt wird. Die integrale Verbin-

dung hingegen definiert direkt eine auszutauschende Menge der physikalischen Größe und ist 

somit logisch unabhängig von der Größe des Zeitschrittes. Integrale Verbindungen können in 

KaSim im Wesentlichen zwei Aufgaben erfüllen. Entweder werden sie eingesetzt um eine 

definierte Menge einer physikalischen Größe zu transportieren oder um eine Menge einer 

physikalischen Größe auszutauschen die zu einem definierten Gleichgewichtszustand zwi-

schen zwei Kapazitäten führt. Bisher werden in KaSim integrale Verbindungen ausschließlich 

zur Bestimmung von Gleichgewichtsprozessen eingesetzt. Dies geschieht entweder explizit 

durch die Definition einer solchen Verbindung im Kammermodell oder automatisch durch 

KaSim selbst.  

 

Darüber hinaus definiert KaSim verschiedene Schnittstellen, welche die Kommunikation zwi-

schen den Elementen des Kammermodells und den globalen Kammermodelleigenschaften 

regeln. Dies betrifft die aktuelle normierte Phase, die aktuelle Zeit und die Modellfrequenz. 

Dies sind typische Informationen des Kammermodells, die jedoch von einigen physikalischen 

Modellen der Kapazitäten oder Verbindungen benötigt werden. Ein Element des Kammermo-

dells kann dann eine oder mehrere der genannten Schnittstellen implementieren und so z.B. 

über den aktuellen Zustand bzw. eine Änderung der Drehzahl informiert werden. Diese Ele-

mente werden dementsprechend phasenabhängig, zeitabhängig und frequenzabhängig ge-

nannt. 

 

Der Ablauf der thermodynamischen Simulation mit KaSim ist in Abbildung 3.2 dargestellt. 

Zu Beginn der Simulation wird das Kammermodell eingelesen und eine Initialisierung der 

Kapazitäten vorgenommen. Nach der Initialisierung beginnt das explizite Zeitschrittverfahren. 

Zunächst werden der aktuelle Zeitschritt und der sich daraus ergebende Phasenschritt berech-

net. Wird durch den Zeitschritt das Ende der normierten Phase überschritten, so findet eine 

automatische Korrektur statt welche den neuen Zielzeitpunkt exakt auf das Ende der jeweili-

gen normierten Phase legt. Danach findet die eigentliche Ausführung des Zeitschrittes mit den 

zugehörigen Zustandsänderungen der Kapazitäten statt.  
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Abbildung 3.2: Ablauf der thermodynamischen Simulation mit KaSim 
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Aus Gründen einer besseren Übersicht wird der detaillierte Ablauf der Berechnung der Zu-

standsänderungen des Zeitschrittes erst im Anschluss vorgestellt. Die Berechnung des Zeit-

schrittes wird mit einer Aktualisierung aller zeitabhängigen Objekte im Kammermodell abge-

schlossen. Da die Berechnung der Zustandsänderung der mechanischen Kapazitäten zu einer 

Veränderung der Rotordrehzahl führen kann [53], wird die neue Modellfrequenz aus der aktu-

ellen Rotordrehzahl ermittelt und anschließend allen frequenzabhängigen Objekten mitgeteilt. 

Ist mit dem aktuellen Zeitschritt das Ende einer normierten Phase erreicht, so wird die aktuel-

le normierte Phase abgeschlossen. Ansonsten beginnt die Zeitschrittberechnung erneut. 

 

Der Abschluss der normierten Phase umfasst im Wesentlichen zwei Schritte. Dies sind die 

Bestimmung des Konvergenzverhaltens der aktuellen Iteration und die Anwendung des Nach-

folgerprinzips. Die Ausführung des Nachfolgerprinzips ist durch die Definition des Kammer-

modells gegeben. Das Modell muss für alle phasenabhängigen Kapazitäten einen Nachfolger 

definieren. Im Regelfall bedeutet das z.B. für eine Arbeitskammer, dass die Arbeitskammer 

des nächsten Zahnlückenvolumens als Nachfolger definiert wird. Der Übergang in die neue 

Iteration wird dann für alle Kapazitäten gleichermaßen ausgeführt. Es wir der Zustand der 

aktuellen Kapazität zum Ende der normierten Phase auf den Nachfolger übertragen, wobei 

dieser sich logisch bereits wieder am Anfang der nächsten normierten Phase befindet. Handelt 

es sich um eine infinite Kapazität, wird der während der normierten Phase akkumulierte Zu-

stand ebenfalls zurückgesetzt. 

 

Bei der Nachfolgerdefinition gibt es prinzipiell zwei Sonderfälle zu beachten. Eine Kapazität 

hat sich selbst als Nachfolger definiert oder gar keinen Nachfolger. Der erste Fall ist zulässig 

und bedarf keiner weiteren Behandlung, der zweite Fall stellt aus logischer und numerischer 

Sicht ein Problem dar, da eine Kapazität ohne Nachfolger per Definition mit Erreichen des 

Endes der normierten Phase in einen undefinierten Zustand übergeht. Ein Beispiel ist bei den 

zweiwelligen Rotationsverdrängermachinen das Verschwinden einer Arbeitskammer durch die 

stetige Verkleinerung des eingeschlossenen Zahnlückenvolumens. Die Behandlung des Über-

gangs in einen undefinierten Zustand wird jedoch innerhalb der Berechnung der Zustandsän-

derung während des Zeitschrittes abgefangen. 

 

Die Berechnung der Konvergenz wird im Anschluss detaillierter diskutiert. Allen Verfahren ist 

gemein, dass sie den Vergleich von zwei Iterationen auf einen skalaren Wert reduzieren und so 

einen Vergleich mit einem vorgegebenen Kriterium ermöglichen. Ist die Konvergenz gut und 
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damit die Genauigkeit hinreichend hoch, wird die Simulation beendet. Andernfalls wird sie 

mit einer weiteren Iteration fortgesetzt. Den Abschluss der Simulation stellt die Ausgabe des 

Berechnungsergebnisses dar. Insbesondere die Erzeugung von repräsentativen Größen für ein 

Kennfeld wird im weiteren Verlauf noch thematisiert. 

 

Der Ablauf der Berechnung bietet abschließend eine letzte Option. Diese betrifft eine Skalie-

rung der Maschinengeometrie, um einen vorgegebenen Fördermassenstrom zu erreichen. Die 

geometrische Skalierung der Elemente des Kammermodells basiert auf der Arbeit von [53]. 

Von besonderer Bedeutung ist die Skalierung auf einen Förder- respektive Expansionsmas-

senstrom im Rahmen der Analyse von Expansionsmaschinen. In diesem Bereich hat sich der 

Fokus von der Betrachtung eines konstanten, theoretischen Massenstroms hin zu einem kon-

stanten expandierten Massenstrom verschoben [95] [96]. Die von KaSim automatisch durch-

geführte Skalierung vereinfacht die Kennfeldberechnung auch für solche Fälle, bei denen in 

jedem Betriebspunkt effektiv eine andere Maschinengeometrie vorliegt. Die Skalierung unter-

scheidet zwischen zwei Verfahren. Das erste Verfahren hält die Drehzahl konstant und passt 

den Massenstrom allein durch eine geometrische Skalierung an. Das zweite Verfahren hält die 

initiale Umfangsgeschwindigkeit konstant und passt somit Drehzahl und Maschinengeometrie 

gleichermaßen an. 

 

Das Schema der Berechnung der mechanischen und thermodynamischen Zustandsänderung 

des Modells für einen vorgegebenen Zeitschritt ist in Abbildung 3.3 dargestellt. Als erstes 

wird geprüft, ob die sich aus dem Zeitschritt ergebene Phasenänderung eine Kapazität wie 

z.B. eine Arbeitskammer in einen undefinierten Zustand mit einem nicht mehr vorhandenen 

Volumen versetzen würde. Trifft dies auf eine Kapazität zu, so wird diese nicht auf ein Volu-

men von null komprimiert, sondern lediglich ihr Inhalt in eine andere, noch definierte Kapazi-

tät verschoben. Im Fall einer Arbeitskammer findet dies unter Berücksichtigung der benötig-

ten Verschiebearbeit statt. Die Zielkapazität ist im Kammermodell durch eine spezielle integ-

rale Verbindung definiert. Nach Abschluss des Vorgangs befindet sich in einer solchen Kapa-

zität kein Inhalt mehr, so dass die z.B. durch die Volumenkurve vorgegebene Volumenverän-

derung auf den Wert von Null im darauffolgenden Teilschritt numerisch berechnet werden 

kann. 
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Abbildung 3.3: Berechnungsablauf innerhalb des Zeitschrittes 

 

Der nächste Schritt besteht in der Aktualisierung aller Elemente des Kammermodells welche 

über eine Phasenabhängigkeit verfügen. Eine Veränderung der Phase bedeutet in der Regel für 

ein solches Element eine Veränderung seiner Geometrie. Dieser Umstand ist insbesondere für 

Kapazitäten von Bedeutung, da diese einen Speicher für z.B. ein Fluid darstellen. Im Falle 

einer Arbeitskammer ist die Veränderung der Phase und der Geometrie also direkt mit einer 

thermodynamischen Zustandsänderung verbunden. Dieser Umstand wird zur Berechnung der 

indizierten Leistung genutzt, indem die für jede Phasenänderung benötigte Arbeit aufsum-

miert wird. Bei den Elementen, die eine Verbindung darstellen, hat dies keine weiteren Impli-

kationen, da Verbindungen a priori zustandsfrei sind. Für zukünftige Entwicklungen ist es 

dennoch denkbar, dass diese Schnittstelle zur Bilanzierung von Energien genutzt werden, die 

durch den Wechsel zwischen rotierenden und stehenden Bezugssystemen benötigt bzw. dissi-

piert werden. 
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Basierend auf dem neuen Gesamtzustand des Systems werden die differentiellen Verbindun-

gen berechnet und ausgeführt. Die vereinheitlichte Behandlung aller differentiellen Verbin-

dungen ist im Rahmen dieser Arbeit entstanden und wird im weiteren Verlauf detailliert be-

handelt, da sie die wesentliche Grundlage für die Implementierung neuer differentieller Ver-

bindungstypen ist. Das neue Konzept umfasst auch die automatisierte Erzeugung von tempo-

rären integralen Verbindungen, welche von KaSim automatisch dort eingesetzt werden, wo 

eine direkte Ausführung der Integration der differentiellen Verbindung nicht sinnvoll oder 

nicht möglich ist. Nach Abschluss der Ausführung aller differentiellen Verbindungen werden 

die im Modell definierten und temporär erzeugten integralen Verbindungen behandelt, wobei 

im Sinne einer Vereinfachung der numerischen Lösungsfindung alle Duplikate eines Verbin-

dungstypen entfernt werden. 

 

Die Berechnung der integralen Verbindungen erfolgt dann getrennt in Abhängigkeit des kon-

kreten Typs, also Spaltverbindung, Wärmeübergang oder Oberflächenverbindung. Die Rei-

henfolge ergibt sich durch den potentiellen Einfluss des jeweiligen Verbindungstyps auf die 

thermodynamischen Zustandsänderungen. Es wird mit Spaltverbindungen ein physikalischer 

Wirkmechanismus mit höchster Priorität behandelt, welcher oftmals den größten Einfluss auf 

das gesamte Ergebnis hat. Dann werden Oberflächenverbindungen wie Ad- und Desorption 

und Wärmeübergänge mit absteigender Priorität behandelt. 

 

Den Abschluss der Zustandsänderungsberechnung bilden das Speichern von Informationen 

aus der aktuell durchgeführten Zustandsänderungen und das Aktualisieren der Zeit und der 

normierten Phase in dem Kammermodell. Das Speichern von Elementinformationen ist durch 

eine entsprechende Definition im Kammermodell möglich. Jedes Element unterstützt dabei 

eine Vielzahl an Daten die entweder phasen- oder zeitgebunden in eine Ausgabedatei ge-

schrieben werden können. Für eine Spaltverbindung kann z.B. der Massenstrom, der Enthal-

piestrom oder die maximale Strömungsgeschwindigkeit im engsten Querschnitt abgerufen 

werden. 

 

Die folgenden Teilkapitel thematisieren die im Rahmen dieser Arbeit implementierten struktu-

rellen Weiterentwicklungen und Neuerungen in KaSim. Dies umfasst das Konzept zur Gene-

ralisierung der differentiellen Verbindungen, die Einführung modellfrequenzabhängiger Ele-

mente im Kammermodell, die Erweiterung der Konvergenzanalyse sowie die Modularisie-

rung der automatischen Kennfelderzeugung. 
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3.1.3 Generalisierung differentieller Verbindungen 

Die Behandlung von differentiellen Verbindungen in KaSim ist nach [49] für die verschiede-

nen physikalische Größen wie Spaltströmungen und Wärmeübergänge getrennt. Daraus ergibt 

sich in Folge die Herausforderung, dass die Integration neuer differentieller Verbindungen, 

wie sie im Rahmen dieser Arbeit vorgestellt werden, eine umfangreiche Anpassung der Algo-

rithmen zur Zeitschrittberechnung erfordert. Dies entspricht nicht dem Paradigma der objekt-

orientierten Programmierung, da beide Verbindungen die gleiche Schnittstelle implementieren 

und somit auch im Sinne der Polymorphie gleich behandelt werden müssen. Zudem ist die 

ursprüngliche Implementierung unvollständig, da bestimmte Überprüfungen von Grenzfällen 

sowie die automatische Erzeugung von integralen Verbindungen nur für den Typ Spaltverbin-

dung durchgeführt werden. Verbindungen, welche die Schnittstellen für Spaltverbindung und 

Wärmeübergang implementieren, sind in der ursprünglichen Implementierung nur sehr rudi-

mentär behandelt. 

 

Aus diesem Grund wird das gesamte Konzept der differentiellen Verbindung überarbeitet und 

die bestehende Schnittstelle zu den Kapazitäten erweitert, so dass tatsächlich alle differentiel-

len Verbindungen durch den gleichen Algorithmus behandelt werden können. Hierzu wird 

eine Abstraktionsebene für Ströme bzw. definierte Mengen einer physikalischen Größe ge-

schaffen. 

 

Der Ablauf der generalisierten Behandlung von differentiellen Verbindungen ist in Abbildung 

3.4 dargestellt. Die Berechnung beginnt auf Basis des aktuellen Zustands. Es werde für alle 

Verbindungen die Ströme basierend auf dem Zustand der angeschlossenen Kapazitäten be-

rechnet und gespeichert. Die Ausführung des Stroms, also die zeitliche Integration zu einer 

definierten Menge beinhaltet eine entsprechende Veränderung des Kapazitätszustandes z.B. in 

Form einer Addition bzw. Subtraktion. Insbesondere eine Subtraktion bedeutet jedoch, dass 

unter bestimmten Umständen mehr aus einer Kapazität entnommen wird als vorhanden ist. 

Dies ist aus physikalischer Sicht nicht möglich und entsteht lediglich durch die Unschärfe des 

Zeitschrittverfahrens, welches annimmt, dass der Strom einer differentiellen Verbindung für 

den betrachteten Zeitschritt konstant bleibt [49]. Um einen solchen Strom dennoch zu ermit-

teln, wird von der Verbindung und den angeschlossenen Kapazitäten eine Kopie erstellt, so 

dass zunächst der aktuelle Zustand des Kammermodells unverändert bleibt. 
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Abbildung 3.4: Berechnung und Ausführung differentieller Verbindungen 

 

Ein solcher Strom wird nun in einem zusätzlichen Schritt ermittelt und als potentieller Kandi-

dat für eine integrale Verbindung markiert. Alle anderen Ströme werden dann mittels zeitli-

cher Integration ausgeführt. Als Ergebnis ergibt sich für die Teilkopie des Kammermodells der 
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mögliche neue thermodynamische Zustand. Auf Basis dieses Zustands werden die Ströme der 

problematischen differentiellen Verbindung erneut ermittelt und mit dem Ergebnis der ur-

sprünglichen Berechnung verglichen. Nun kann durch einen Vergleich der beiden berechneten 

Strömungsrichtungen festgestellt werden, welche an die Verbindung angeschlossene Kapazi-

täten innerhalb des Zeitschrittes einen Gleichgewichtszustand erreicht hätten. Diese Informa-

tion wird verwendet um eine passende integrale Verbindung zu erzeugen. Die problemati-

schen Ströme, welche zu der integralen Verbindung geführt haben, werden aus der ursprüngli-

chen differentiellen Verbindung entfernt um eine physikalisch korrekte Bilanzierung für die 

abschließende Ausführung der Verbindung zu gewährleisten. Abschließend wird die Teilkopie 

des Kammermodells gelöscht. 

 

Der generelle Ablauf, wie ihn Abbildung 3.4 zeigt, ist als Teil des Kammermodells implemen-

tiert, wohingegen die konkrete Ausführung der einzelnen Schritte wie z.B. die Erzeugung ei-

ner temporären integralen Verbindung in der konkreten Implementierung der differentiellen 

Verbindung gekapselt ist. Dies ermöglicht im Sinne der Objektorientierung ein polymorphes 

Verhalten zur Laufzeit, so dass z.B. die bisher nur rudimentäre Unterstützung differentieller 

Verbindungstypen wie Spaltströmungen mit Wärmeübergang oder Wärmeübergänge in Ar-

beitskammern deutlich verbessert werden. Eine Kammer mit vollständigem Wärmeübergang 

zu den Gehäuse- und Rotoroberflächen wie sie z.B. von [5] oder [6] verwendet wird, kann 

vollständig auf die Berechnung von Wärmeströmen verzichten und direkt die Erzeugung von 

integralen Wärmeübergängen erzwingen. 

 

3.1.4 Modellfrequenzabhängige Elemente 

Die Rotor- bzw. die Hauptrotordrehzahl für zweiwellige Rotationsverdrängermaschinen spielt 

für verschiedene physikalische Modelle eine wichtige Rolle. Typische Beispiele sind Wärme-

übergänge in Spaltverbindungen und Arbeitskammern [5] [49] oder der Einfluss der Beran-

dungsgeschwindigkeit auf den Durchfluss eines Spaltes [6]. Die Drehzahl bzw. ihre Abstrak-

tion in Form der Modellfrequenz ist logisch jedoch eine Eigenschaft des Kammermodells und 

nicht der einzelnen Elemente. Dementsprechend benötigt das Kammermodell eine Schnittstel-

le, mit deren Hilfe es seinen Elementen die Modellfrequenz mitteilen kann. Die bisherige Im-

plementierung hat eine solche allgemeine Schnittstelle nicht vorgesehen, so dass jedem Ele-

menttyp, der eine prinzipielle Abhängigkeit zur Modellfrequenz aufwies, diese explizit mitge-

teilt werden musste. 
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Die Einführung einer abstrakten Schnittstelle für modellfrequenzabhängige Elemente ermög-

licht die Kopplung zwischen den konkreten Klassen der Elementtypen und der Klasse des 

Kammermodells aufzubrechen und so die Qualität des Codes zu verbessen. Zudem wird durch 

die Entfernung von spezialisiertem Code die Wartbarkeit des Codes verbessert und die einfa-

che Erweiterbarkeit im Rahmen dieser Arbeit sichergestellt. 

 

3.1.5 Erweiterung des Konvergenzkriteriums 

Die Beurteilung der Konvergenz einer Simulationsrechnung erfolgt immer relativ durch den 

Vergleich mit der vorherigen Iteration. Durch die Zeit- bzw. Phasenabhängigkeit der erzielten 

Lösung muss die Konvergenzbetrachtung die Zustände aller berechneten Zeitpunkte betrach-

ten und mit denen der vorherigen Iteration vergleichen. Die Bestimmung der Konvergenz 

kann somit in drei wesentliche, voneinander unabhängige Aspekte aufgeteilt werden. 

 

ρ≤δ egρalintx  Gl. 3.3 

 

Das grundsätzliche Konvergenzverhalten wird durch Gl. 3.3 beschrieben. Die Iteration gilt als 

konvergiert, sobald der Betrag des integralen, relativen Fehlers δxintegral kleiner als die durch 

den Benutzer definierte relative Fehlerschranke ρ ist. Damit ergibt sich der zweite Aspekt, die 

Ermittlung des relativen, integralen Fehlers. Hierzu schlägt [49] ein sehr strenges Kriterium 

vor, welches den integralen, relativen Fehler als den Maximalwert aller relativen Abweichun-

gen zwischen zwei Zustandspaaren δx0…n definiert (Gl. 3.4). 

 

[ ]n10egralint x;x;xmaxx δδδ=δ   Gl. 3.4 

 

Der letzte Aspekt beschreibt die Ermittlung des relativen Fehlers für ein gegebenes Zustands-

paar. Die Ermittlung gründet sich mathematisch auf dem thermodynamischen Zustand der 

jeweiligen Kapazitäten und muss dementsprechend nach physikalischer Größe differenziert 

werden. Die Berechnung des relativen Fehlers δxi für finite Fluidkapazitäten basiert auf dem 

Vergleich der extensiven Zustandsgrößen Masse und innere Energie [49]. 

 











 −−
=δ

−

−

−

−

1s,i

1s,is,i

1s,i

1s,is,i
i U

UU
;

m
mm

maxx  Gl. 3.5 



74 

 

Die Berechnung für weitere physikalische Größen wird im Verlauf der Arbeit diskutiert. 

 

Durch Anwendung dieses Kriteriums ist sichergestellt, dass im Fall des Erreichens der relati-

ven Fehlerschranke alle Einzelabweichungen ebenfalls der Fehlerschranke genügen. Der po-

tentiell hohen numerischen Qualität des Ergebnisses steht die hierzu benötigte oftmals hohe 

Anzahl an Iterationsschritten gegenüber. Die Gründe hierfür liegen oftmals in sprunghaften 

Zustandsänderungen in Phasenbereichen kleiner Kammervolumina begründet und sind in den 

meisten Fällen nur numerische Artefakte und keine Abbildung realer physikalischer Phäno-

mene [49]. Aus diesem Grund wird die Berechnung der Konvergenz hinsichtlich der Ermitt-

lung des integralen, relativen Fehlers modularisiert und durch eine Benutzervorgabe zur Lauf-

zeit konfiguriert.  

 

Eine Möglichkeit stellt die Ermittlung des integralen, relativen Fehlers durch eine einfache 

Mittelwertbildung über alle n Einzelabweichungen zwischen zwei Zustandspaaren dar (Gl. 

3.6). 

 

∑ δ=δ
n

0
iegralint x

n
1x  Gl. 3.6 

 

Durch die gleichmäßige Gewichtung aller Abweichungen kann mit einem solchen Verfahren 

die Konvergenz einer Rechnung deutlich beschleunigt werden, da z.B. nur zu bestimmten 

Zeitpunkten auftretende numerische Artefakte einen deutlich geringeren Einfluss auf den in-

tegralen Fehler haben. Einen möglichen Kompromiss zwischen beiden Verfahren stellt eine 

Variante mit quadratischer Bewertung der Abweichung dar (Gl. 3.7). 

 

∑ δ=δ
n
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Der Vorteil dieses Verfahrens liegt darin, dass Abweichungen, welche sich deutlich von der 

mittleren Abweichung entfernen, eine höhere Gewichtung zu Teil wird und in Folge dessen 

punktuelle Abweichungen nicht so stark unterdrückt werden wie z.B. bei dem einfachen Mit-

telwertverfahren. Darüber hinaus sind auch Verfahren denkbar, welche das Kammervolumen 

oder die Bauteiloberflächen in die Bewertung der Konvergenz einschließen. 



75 

 

3.1.6 Modularisierung der Kennfelddatei 

Die Simulation eines Kammermodells geschieht immer für efinierte Randbedingungen. Dies 

bedeutet im Hinblick auf ein Kammermodell für eine Rotationsverdrängermaschine, dass eine 

Berechnung einem Betriebspunkt entspricht. KaSim berechnet während eines solchen Simula-

tionsdurchlaufs eine beliebige Menge an Daten, die dem Benutzer nach Abschluss der Be-

rechnung zur Verfügung gestellt werden. Neben Detailinformationen, welche als Funktion der 

Zeit bzw. der Phase zur Verfügung stehen, ist die Aufbereitung integraler Kennwerte für die 

Verwendung und Auswertung von Simulationen unumgänglich. 

 

Dieses Konzept ist in KaSim durch das Erstellen einer Kennfelddatei gelöst. Das bisherige 

Konzept ist auf die Erstellung von Maschinenkennfelder zugeschnitten und ermöglicht es hin-

sichtlich der Auswertung nur bedingt andere Modelle zu untersuchen. Typischerweise werden 

Größen wie die Modellfrequenz, Ein- und Austrittsdruck sowie Ein- und Austrittstemperatur, 

der effektive Massenstrom und die Innenleistung ausgegeben. Aus diesem Grund wird die 

Erstellung des Kennfeldes modularisiert um die einfache Berechnung von z.B. Spaltkennfel-

dern oder Sorptionsisothermen in KaSim zu ermöglichen. Die Auswahl einer zum Modell 

passenden Kennfelddatei obliegt zunächst dem Benutzer. 

 

Das Modul für Spaltkennfelder wertet, in Abhängigkeit des konkreten physikalischen Mo-

dells, Größen wie Massenstrom, Leitwert, Knudsen-Zahl oder Wärmeströme aus. Das Modul 

zu Berechnung von Sorptionsisothermen orientiert sich wiederum an anderen passenden Grö-

ßen wie dem Druck der Gasphase, der Oberflächentemperatur und der zugehörigen Bede-

ckung. Damit erfüllt diese Umsetzung z.B. das Open-Closed-Prinzip indem das bisherige star-

re System mit enger Kopplung derart restrukturiert wird, dass es einfach erweitert werden 

kann, ohne das Modifikation an dem bestehenden Programmcode erforderlich sind. 

 

3.2 Pre-Processing (KaSim-PRE) 

Die geometrische Analyse einer Verdrängermaschine spielt eine zentrale Rolle im Arbeitsfluss 

der Simulation, da die Abstraktion der Geometrie für ein mathematisch-physikalisches Modell 

immer den ersten Schritt zur Erzielung eines Berechnungsergebnisses darstellt. Die Beson-

derheit dieses Arbeitsschrittes, welcher üblicherweise als Pre-Processing bezeichnet wird, ist 

durch die Komplexität der Aufgabe und ihrer Verantwortung gegenüber der folgenden Be-
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rechnung begründet. Unabhängig von der Abbildungsgüte des Berechnungsmodells kann 

durch Fehler, sowohl logischer als auch numerischer Art, das Ergebnis einer Berechnung z.B. 

durch eine quantitativ schlechte Abbildung der Volumenkurve auf schwer nachvollziehbare 

Weise beeinflusst werden. Dieses Verhalten ist im Prinzip allen eingangs betrachteten Ansät-

zen zur Berechnung von Rotationsverdrängermaschinen gleich, da alle Lösungsverfahren ein 

der physikalischen Komplexität angepasstes Geometriemodell verwenden. Dies kann im ein-

fachen Fall einer analytischen, kennzahlenbasierten Betrachtung z.B. das innere Volumenver-

hältnis oder im Fall einer numerischen Strömungssimulation auf Basis der Navier-Stokes-

Gleichung der in finite Volumenelemente diskretisierte Arbeitsraum der Maschine sein. 

 

Die wichtigste Anforderung ist, dass die geometrische Analyse und das daraus entstehende 

Geometriemodell möglichst allgemeingültig funktionieren und weitestgehend von dem ent-

stehenden KaSim-Modell entkoppelt sind, so dass in Zukunft das Erzeugen von Eingabedatei-

en für verschiedene Lösungsverfahren möglich ist. Weitere Anforderungen sind eine dem Lö-

sungsverfahren angemessene numerische Qualität der geometrischen Analyse sowie die voll-

ständig automatisierte Durchführung einer solchen Operation. In Abgrenzung zu den bisher 

bekannten Verfahren und Vorgehensweisen zur Überführung der Maschinengeometrie in ein 

nulldimensionales Modell [24] [35] [52] findet die logische Ermittlung von Kapazitäten und 

deren Verbindungen im dreidimensionalen Geometriemodell statt. Erst in einem abschließen-

den Schritt werden die vereinfachten Daten wie z.B. das Arbeitskammervolumen abgeleitet. 

Durch diese neue Vorgehensweise ist das Pre-Processing prinzipiell unabhängig von analyti-

schen, empirischen oder regelbasierten Ansätzen zur Ermittlung von Arbeitskammervolumina 

oder Spaltbreiten. Zudem vereinfacht ein dreidimensionales Geometriemodell die Interaktion 

mit anderen Disziplinen der rechnergestützten Simulation. Diese Forderungen lassen sich nur 

dann erreichen, wenn die Erstellung einer Modelldatei für den Solver modularisiert und durch 

die Definition einer Schnittstelle gekapselt wird (Abbildung 3.5). 

 

Die zweite wichtige Schnittstelle der geometrischen Analyse betrifft die Definition der Rotor-

geometrie durch den Benutzer. Bedingt durch die Tatsache, dass eine Vielzahl an Möglichkei-

ten zur Beschreibung einer Rotorgeometrie und keine einheitlichen Standards existieren, ist es 

notwendig, die Aufbereitung der Schraubenmaschinengeometrie zu modularisieren und strikt 

zwischen den Definitionsmöglichkeiten und den Dateiformaten sowie der tatsächlichen geo-

metrischen Modellierung zu trennen (Abbildung 3.5). 
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Abbildung 3.5: Schematische Darstellung der Struktur des Pre-Processors 

 

Eine Implementierung der Methode in der Programmiersprache C++ nach den Paradigmen 

der objektorientierten Programmierung garantiert dabei eine gute Wartbarkeit und ein hohes 

Weiterentwicklungspotential insbesondere dadurch, dass Module in KaSim und KaSim-PRE 

gemeinsam genutzt werden können. 

 

3.2.1 Modellierung der Schraubenmaschinengeometrie 

Die geometrische Repräsentation der Schraubenmaschinengeometrie stellt das zentrale Ele-

ment der geometrischen Analyse und Modellierung dar. Sie definiert die Grenzen innerhalb 

welcher eine Eingabegeometrie zulässig ist und bestimmt damit maßgeblich die Flexibilität 

des Werkzeuges. Zusätzlich zur Flexibilität ist die Abbildungsgüte der Geometrie der Schrau-

benmaschine für die Qualität der hieraus abgeleiteten Größen wie z.B. das Arbeitskammervo-

lumen entscheidend. Grundsätzlich sind in KaSim-PRE alle ein- und zweiwelligen Rotations-

verdrängermaschinen zulässig, wobei die Rotationsachsen zweiwellige Maschinen grundsätz-

lich parallel ausgerichtet sein müssen. Ausgenommen hiervon sind minimale Verschiebungen 

durch thermische oder mechanische Belastungen. Das Rotorprofil kann entlang der Rotations-

achse verändert werden. Diese Veränderung kann entweder eine Funktion für die Rotorstei-

gung oder ein tatsächlich veränderliches Profil, z.B. konische Rotoren sein. Ebenso ist es 

möglich, dass ein Rotor in Abhängigkeit des Drehwinkels eine geometrische Veränderung 

durchläuft. Dies ist oftmals für einwellige Maschinen gegeben wie z.B. bei der Drehschieber-

bauart. Die Geometrie des umschließenden Gehäuses muss konsequenterweise ebenso flexi-
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bel definierbar sein, um z.B. für konische Rotoren geeignet zu sein. Es wird zudem ange-

nommen, dass nicht die gesamte Gehäusekonstruktion analysiert werden muss, sondern die 

Betrachtung der inneren Berandungsflächen für die Generierung eines Kammermodells aus-

reichend ist. Eine besondere Stellung nehmen die Ein- und Auslassflächen ein. Diese sind als 

integraler Bestandteil eigentlich Teil der Gehäusegeometrie. In KaSim-PRE werden sie den-

noch als eigenständige Bauteile modelliert um eine höhere Flexibilität im Umgang mit Ein- 

und Auslassflächen zu erreichen. Diese sollen weder in Anzahl noch in ihrem Typ beschränkt 

sein, sondern sollen in allen beliebigen Kombinationen zulässig sein, wobei sie als einzige 

Einschränkung entweder als Radial oder Axial klassifizierbar sein müssen. Als nächstes wird 

nach der Modellierung der Rotationsverdrängermaschine als Ganzes die Modellierung einzel-

ner Bauteile diskutiert. 

 

Prinzipiell kann hierbei zwischen dreidimensionalen und quasi-dreidimensionalen Ansätzen 

unterschieden werden. Die dreidimensionalen Ansätze fassen alle kontinuierlichen, flächenba-

sierten Methoden zusammen, wohingegen die quasi-dreidimensionalen Ansätze alle diskreten, 

kurvenbasierten Ansätze umfassen. Die Vorteile einer Abbildung durch z.B. parametrische 

Flächen liegen in der Geschlossenheit der Abbildung, welche die Auswertung im Sinne einer 

Schnitt- oder Kollisionsanalyse in allen Koordinaten- oder Parameterrichtungen erlaubt. Von 

Nachteil ist die vergleichsweise hohe mathematische und darauf aufbauend numerische Kom-

plexität in der Behandlung in einem Rechnermodell. 

 

Die Modellierung durch diskrete Ebenen, in denen die Kontur des Bauteils durch parametri-

sche Kurven abgebildet wird, hat die geringere mathematische Komplexität in der Handha-

bung und Verarbeitung als Vorteil. Da jedoch eine quasi-kontinuierliche Betrachtung der  

Geometrie in jeder beliebigen Stirnschnittebene benötigt wird, muss die Datenstruktur eine 

Interpolation zwischen zwei diskreten Ebenen ermöglichen. KaSim-PRE nutzt einen Model-

lierungsansatz mit diskreten Stirnschnittebenen, in welchem die Berandung des Bauteils durch 

eine Segmentstruktur modelliert wird. Die Implementierung basiert unter anderem auf der 

Vorarbeit von [9]. Eine Kontur wird durch eine Liste von Segmenten abgebildet. Im Sinne der 

objektorientierten Implementierung ist ein Segment lediglich die kleinste gemeinsame 

Schnittstelle, welche erforderlich ist, um die konkreten Segmenttypen wie z.B. Liniensegmen-

te, Kreisbögen, Beziersegmente oder B-Splines zu modellieren. Diese Struktur ermöglicht 

verschiedene Möglichkeiten der Interpolation. Im einfachsten Fall kann, wenn beide Stirn-

schnitte gleichermaßen modelliert sind und logisch übereinstimmende Segmente haben, die 
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Interpolation auf eine Interpolation zwischen zwei passenden Segmenten heruntergebrochen 

werden. Alternativ können zur Interpolation z.B. Verfahren zur Oberflächenrekonstruktion 

eingesetzt werden [97] [98]. 

 

Um die Modellierung einer Schraubenmaschinengeometrie für KaSim-PRE weitestgehend zu 

vereinfachen, werden zwei Maßnahmen umgesetzt, welche sich gegenseitig positiv ergänzen. 

Die erste und zunächst wichtigste Maßnahme betrifft die Implementierung von Schnittstellen 

zu typischen CAD-Systemen bzw. deren Dateiformaten. Auf diese Weise ist sichergestellt, 

dass mit Hilfe von KaSim-PRE Kammermodelle für bereits konstruierte Maschinen erzeugt 

werden können. Details hierzu werden im Kontext der Schnittstellen zu Systemen der rech-

nergestützten Entwicklung beleuchtet. Die zweite Maßnahme betrifft insbesondere die Simu-

lation von Maschinengeometrie in einer frühen Phase der Entwicklung. In einer solchen Phase 

liegt oftmals noch kein CAD-Modell vor. In diesem Fall kann KaSim-PRE eine wesentliche 

Hilfestellung leisten. Hierzu existieren neben den CAD-Schnittstellen ebenfalls Schnittstellen 

für eine parameterbasierte Modellierung der Rotorgeometrien. KaSim-PRE kann dann auf 

Wunsch eine vereinfachte Gehäusegeometrie automatisch erzeugen. Die oftmals sehr aufwän-

dige Konstruktion der Ein- und Auslassflächen kann KaSim-PRE auf Wunsch des Benutzers 

ebenfalls übernehmen. Basierend auf den während der Modellgenerierung ermittelten Ar-

beitskammervolumina und einem vorgegebenen inneren Volumenverhältnis werden die ideali-

sierten Ein- und Auslassflächen ermittelt und für die weitere Modellgenerierung berücksich-

tigt. Im weiteren Verlauf der Entwicklung und Konstruktion der Schraubenmaschine stehen 

diese automatisch erzeugten Ein- und Auslassflächen durch eine CAD-kompatible Schnittstel-

le dem Konstrukteur als Ausgangspunkt für das CAD-Modell zur Verfügung. Auf diesem Weg 

kann KaSim-PRE zur Vereinfachung des Entwicklungsprozesses im Allgemeinen und dem 

Konstruktionsprozess im Speziellen beitragen. 

 

3.2.2 Arbeitskammerzentrisches Modell 

Das grundlegende Geometriemodell hat seinen Fokus auf der Modellierung der Schrauben-

maschine anhand von Bauteilen wie z.B. Rotoren und Gehäuse. Es handelt sich somit um ein 

bauteilzentrisches Modell. Der elementare Arbeitsschritt der geometrischen Analyse, in Ab-

bildung 3.5 als Modellgenerierung bezeichnet, liegt in der Erzeugung eines dreidimensiona-

len, arbeitskammerorientierten Modells aus der vorgegebenen, bauteilorientierten Geometrie. 

Die Besonderheit dieses arbeitskammerzentrischen Modells liegt in der Verwendung dersel-

ben Geometrie. Dies wird durch die zusätzlich erstellte Abstraktionsebene gesteuert. Haupt-
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aufgabe der Abstraktionsebene ist der Aufbau eines Index, welcher es ermöglicht, Abschnitte 

der jeweiligen Bauteilgeometrie einer Kapazität oder Verbindung des Kammermodells zuzu-

ordnen. Basierend auf dieser abstrahierten Repräsentation können nun verschiedene kam-

mermodellspezifische Elemente identifiziert und hinsichtlich charakteristischer geometrischer 

Größen ausgewertet werden. Die Funktionsweise dieser Abstraktion und der Aufbau der ver-

wendeten Indizierung werden im weiteren Verlauf der Arbeit noch detailliert diskutiert. 

 

Eine besondere Herausforderung sowohl aus Sicht des Nutzers als auch für die Implementie-

rung stellt die einfache Handhabung dar. Im Hinblick auf die Verwendung dieser Methode im 

Kontext der thermodynamischen Simulation von Schraubenmaschinen auf Basis eines Kam-

mermodells gilt es, die Flexibilität in der Modellierung mit KaSim zu berücksichtigen. KaSim 

offeriert eine hohe Flexibilität sowohl hinsichtlich des physikalischen Effektes der modelliert 

werden soll als auch in der Art der Modellierung oder der Wahl des konkreten mathemati-

schen Ersatzmodells. Beispielhaft wird die diabate Modellierung von Schraubenmaschinen 

angeführt. Es kann entweder vollständig auf Wärmeübergänge verzichtet werden, so dass das 

Modell sich thermodynamisch automatisch adiabat verhält. Es können jedoch auch Wärme-

übergänge zu den Arbeitskammern und den Spaltverbindungen definiert werden. Hierbei steht 

es dann dem Nutzer frei, für jede Verbindung das Wärmeübergangsmodell zu wählen [5]. Dies 

bedeutet im Umkehrschluss, dass es keine Standards für den physikalischen Umfang eines 

Kammermodells gibt und auch die Wahl des konkreten Modells für einen physikalisch-

technischen Wirkmechanismus immer vom Nutzer bzw. dem Anwendungsbereich der zu si-

mulierenden Rotationsverdrängermaschine abhängt. 

 

Diese Anforderung wird mit Hilfe einer modulbasierte Konfiguration umgesetzt, welche das 

dreidimensionale Kammermodell nach Definition des Benutzers zusammenstellt und somit 

das entstehende Simulationmodell beschreibt. Im Sinne eines Konfigurators ist die Freiheit 

des Benutzers natürlich durch die vordefinierten Module begrenzt. Die Module stellen in der 

Regel einen physikalischen oder geometrischen Teilaspekt des Kammermodells dar. Der 

Funktionsumfang der Module ist, wenn möglich, stark begrenzt und dient einem bestimmten 

Zweck wie z.B. der Identifizierung von Spaltverbindungen, der Identifizierung der Wärme-

übergangsflächen oder der Identifizierung der mechanischen Kapazitäten. Eine Auflistung der 

wichtigsten Module in KaSim-PRE findet sich in Tabelle 3.1. Hierbei steht nicht die Unter-

scheidung zwischen der Erzeugung von Kapazitäten und Verbindungen im Vordergrund, son-

dern die Entkopplung von Modulen und die dementsprechende Wiederverwendbarkeit und 
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Kombinierbarkeit. Der funktionale Inhalt ausgewählter Module wird im weiteren Verlauf der 

Arbeit thematisiert und im Hinblick auf verschiedene physikalische Modelle konkretisiert. 

 
Tabelle 3.1:  Auszug aus den verfügbaren Modulen zur dynamischen Konfiguration eines Kammermodells  

Modul Gruppe 

Arbeitskammern Basis 

Spaltverbindungen Basis 

Kammerverbindungen zwischen Haupt- und Nebenrotor Basis 

Gehäuseöffnungsflächen Basis 

Einfacher Wärmeübergang Wärmeübergang 
Scheibenbasierter Wärmeübergang Wärmeübergang 

Netzbasierter Wärmeübergang Wärmeübergang 
Einlasskühlung Wärmeübergang 

Grenzfläche des Adsorbens Rückströmung 
Druckbelastete Oberflächen Mechanik 

Auslegung der Ein- und Auslassflächen Konstruktion 
 

Durch die große Vielfalt an möglichen Modulen ergeben sich natürlich Abhängigkeiten zwi-

schen verschiedenen Modulen, welche sich prinzipiell in die zwei Kategorien Erforderlich 

und Optional unterteilen lassen. Abhängigkeiten der Module untereinander ergeben sich z.B. 

dadurch, dass zunächst die Arbeitskammern identifiziert sein müssen, bevor die Spaltverbin-

dungen bestimmt werden können. Dieser Prozess ist durch KaSim-PRE automatisiert, so dass 

der Benutzer lediglich die gewünschten Module konfigurieren muss. Die Reihenfolge der 

Evaluation der Module wird zur Programmlaufzeit ermittelt (Abbildung 3.6). Hierbei erleich-

tert ein rekursiver Vorgang während der Auflösung die Definition der Spezifikationen, da ein 

Modul lediglich seine direkten Abhängigkeiten definieren muss. Die vollständige Kette der 

Abhängigkeiten kann immer automatisch bestimmt werden und in der richtigen Reihenfolge 

sortiert werden. Hierzu setzt der Algorithmus das Prinzip der Topologischen Sortierung um. 

Da im Rahmen dieser Abhängigkeitsauflösung Module mehrfach ausgewählt werden, wird 

durch den Algorithmus automatisch eine erneute Ausführung der Berechnung unterbunden, so 

dass garantiert ist, dass jedes Modul nur einmal evaluiert wird. 
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Abbildung 3.6: Ablaufschema der Auflösung von Abhängigkeiten zwischen Modulen 

 

Die Deklaration von Abhängigkeiten als Optional ermöglicht eine größere Freiheit in der Mo-

dulzusammenstellung. Ein optionales Modul löst seine Abhängigkeit in der richtigen Reihen-

folge auf, wenn es vom Benutzer konfiguriert wurde, oder wird im anderen Falle als nicht 

verfügbar ignoriert. Ein typisches Beispiel für eine optionale Abhängigkeit stellt das Spaltver-

bindungsmodul dar. Ein Modul zur Modellierung des Wärmeübergangs definiert eine optiona-

le Abhängigkeit zu dem Spaltverbindungsmodul, so dass es möglich ist, ein Kammermodell 

auch für eine ideal dichte Maschine mit Wärmeübergängen zwischen Bauteilen und Arbeits-

kammer zu erstellen ohne Spaltverbindungen bzw. Wärmeübergänge in Spalten gezwun-

genermaßen verwenden zu müssen.  

 

Die Modularisierung der Modellierung von physikalischen Effekten und Wirkmechanismen 

ermöglicht als weiteren primären Vorteil, neben der Flexibilität in der Modellzusammenstel-

lung, die Konkretisierung von physikalischen Modellen. Die Wahl des physikalischen Mo-

dells kann in der Konfiguration eines Moduls gekapselt und dort gesondert behandelt werden. 

Im Gegensatz zu einer globalen Konfiguration müssen somit nicht zwangsläufig alle Spalt-

verbindungen vom gleichen Typ sein oder alle konvektiven Wärmeübergänge das gleiche 

Modell verwenden. 

Wähle das nächste (erste) Modul aus der Liste und 
bestimme alle abhängigen Module rekursiv 

Führe die Evaluation der Module beginnend mit dem 
Modul mit den wenigsten Abhängigkeiten aus 

Ende 

Erstelle eine Liste aller gewünschten  
Modul und ihrer Spezifikationen 

Sind alle Module 
bearbeitet? 

Nein 

Ja 
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3.2.3 Interaktion mit Systemen der rechnergestützten Entwicklung 

Das Themenfeld der rechnergestützten Entwicklung im Maschinenbau umfasst eine Vielzahl 

an Teildisziplinen. Systeme mit hoher Relevanz für die Entwicklung von Rotationsver-

drängermaschinen sind z.B. CAD, FEM und CFD sowie FSI. Die Anwendung der numeri-

schen Strömungssimulation spielt in dieser Arbeit keine Rolle und ist auch im Allgemeinen 

insbesondere für die Anwendung bei Schraubenmaschinen nicht so weit verbreitet wie es z.B. 

thermodynamische Simulationsverfahren sind. 

 

Höchste Priorität hingegen hat die Interaktion mit CAD-Systemen. Diese spielen sowohl bei 

der Bereitstellung von Geometriedaten als auch in der Weiterverarbeitung durch KaSim-PRE 

erzeugter Daten eine wichtige Rolle. KaSim-PRE implementiert hierzu mittels dynamischer 

Aggregation ein bidirektionales Interface. Die Bidirektionalität ist erforderlich, um Dateifor-

mate nicht nur lesen, sondern auch für eine Ausgabe selbst erzeugen zu können. Die dynami-

sche Aggregation verschiedener Dateischnittstellen zur Definition einer Schraubenmaschi-

nengeometrie erhöht die Flexibilität. Auf diesem Weg ist es z.B. möglich, die Rotorgeometrie 

mittels Kennzahlen zu definieren, die Ein- und Auslassflächen aber aus einer dxf-Datei einzu-

lesen. 

 
Tabelle 3.2: Übersicht der verfügbaren Dateischnittstellen für die Geometrieverarbeitung 

Schnittstelle 

Drawing Interchange Format (DXF)10 

Initial Graphics Exchange Specification (IGES) 

Delimiter-separated values 
Stereo Lithography (STL) 
ParaView Polygonal Data 

ScrewView11 
 

Die meisten Dateiformate beschreiben bereits dreidimensionale geometrische Entitäten, die 

dann direkt in die entsprechende Bauteilgeometrie überführt werden können. Einige Formate 

beschreiben jedoch nur eine zweidimensionale Geometrie und definieren die räumliche Kom-

                                                 
10 Das Drawing Interchange File Format ist ein von der Firma Autodesk spezifiziertes Dateiformat. 

11 Das ScrewView Dateiformat beschreibt den Rotorstirnschnitt mittels einer Segmentliste. 
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ponente durch eine vorgegebene Extrusion oder Bahnkurve. Darüber hinaus stellt KaSim-PRE 

ein weiteres Konzept zu Verfügung, welches die Erzeugung von Rotorstirnschnittprofilen ba-

sierend auf einer Konfiguration ermöglicht. Dieses Verfahren könnte entweder für konkrete 

Rotorprofile wie z.B. das SRM- oder Quimby-Profil oder aber für alternative Verfahren zur 

Darstellung des Rotorstirnschnittes wie die Profilsteigungsfunktion [31] implementiert wer-

den. Durch die Abstraktion und Kapselung der Geometrieschnittstellen kann KaSim-PRE auf 

diesem Wege sehr einfach erweitert und so nahtlos in den Konstruktionsprozess integriert 

werden. 

 

KaSim-PRE dient zwar in erster Linie als Werkzeug für die Erstellung von Modellen für 

KaSim, dennoch sind im Hinblick auf die Interaktion mit Systemen zur strukturmechanischen 

Berechnung von Rotationsverdrängermaschinen noch weitere Schnittstellen erforderlich. Ins-

besondere die Betrachtung des thermischen Haushalts sowie der resultierenden Bauteilver-

formung ist exemplarisch für verschiedene Anwendungsfälle untersucht worden [5] [99]. Die 

Kommunikation zwischen der Simulationsumgebung KaSim und einem System zur struktur-

mechanischen Berechnung wird, analog zu der Kommunikation mit CAD-Programmen, durch 

eine Dateischnittstelle abstrahiert. Somit kann die Unterstützung und Zusammenarbeit mit 

FEM-Programmen durch eine Erweiterung der Dateischnittstellen erreicht werden, ohne dass 

eine Anpassung der Funktionalität in KaSim-PRE erforderlich ist. Darüber hinaus ist KaSim 

nicht an ein bestimmtes FEM-Programm gebunden. Aus diesem Grund benötigt KaSim-PRE 

ein Modell für die Abbildung von unstrukturierten Netzen, welche in der Regel die Grundlage 

der strukturmechanischen Berechnung darstellen. Eine mögliche Systematik der Abbildung 

unstrukturierter Netze nach [100] ist in Abbildung 3.7 dargestellt. 
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Abbildung 3.7: Systematik der Modellierung unstrukturierter Netze nach [100] 

 

Ein Netz besteht demnach immer aus den Entitäten Knoten, Kanten, Flächen und Elementen, 

welche in Form einer indizierten Liste referenziert werden können. Um Operationen auf der 

Netzstruktur möglichst effizient ausführen zu können, werden zudem Beziehungen unter den 

einzelnen Entitäten definiert. Ein Knoten kennt die Kante deren Start- oder Endpunkt er dar-

stellt, eine Kante kennt die Fläche, die sie zusammen mit anderen Kanten bildet und eine Flä-

che kennt das Element, das es zusammen mit anderen Flächen bildet. Über diese Abhängig-

keiten ist es dann z.B. sehr einfach möglich, zu einem Knoten nahegelegene Knoten zu finden 

oder aber Flächen zu identifizieren, welche an der Oberfläche des Netzes liegen, da diese nur 

zu einem Element gehören. Auf diesem Weg können die von einem FEM-Programm erzeug-

ten Volumennetze für eine einfachere Handhabung in KaSim-PRE in Oberflächennetze redu-

ziert werden. Eine Übersicht der verfügbaren Schnittstellen ist in Tabelle 3.3 gegeben. Ob-

wohl die Interaktion mit Systemen der dreidimensionalen Strömungssimulation nicht im Fo-

kus der Entwicklung von KaSim-PRE steht, bietet sich in diesem Zusammenhang dennoch 

eine mögliche Anwendung des dreidimensionalen Kammermodells zur Auswertung von Er-

gebnissen der numerischen Strömungssimulation an. Mit Hilfe einer Zuordnung einzelner 

Netzknoten und Elemente zu Arbeitskammern oder Spaltverbindungen im dreidimensionalen 

Kammermodell können die komplexen, dreidimensionalen Ergebnisse in eine einfache, skala-

re und drehwinkelabhängige Form gebracht werden. Auf diesem Weg könnte z.B. ein mittle-

Netz 

Knotenliste Kantenliste Flächenliste Elementliste 

… … … … 

Knoten Kante Fläche Element 

Knoten Kante Fläche Element 

Knoten Kante Fläche Element 
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rer Druckverlauf in den Arbeitskammern oder die mittlere Strömungsgeschwindigkeit in Spal-

ten ermittelt werden. 

 
Tabelle 3.3: Übersicht der verfügbaren Dateischnittstellen für unstrukturierte Netze 

Schnittstelle 

Ansys Classic 

GMesh12 

NetGen13 

Stereo Lithography (STL) 
ParaView Polygonal Data 

Universal Dataset 
ParaView Unstructured Grid 

 

Die Visualisierung von Geometrien, Netzen und Ergebnissen spielt im Umfeld der rechnerge-

stützten Entwicklung eine zentrale Rolle. Insbesondere die logische und geometrische Kom-

plexität eines dreidimensionalen Kammermodells erfordert technische Lösungen zur Visuali-

sierung, die über eine Analyse der abgeleiteten skalaren Größen hinausgehen. Hierzu werden 

zwei unterschiedliche Ansätze im Rahmen dieser Arbeit verfolgt. 

 

Der erste Ansatz ist eine Visualisierung mittels einer eigener OpenGL-basierten Darstellung. 

Diese ist primär für eine direkte Visualisierung während der Kammermodellerstellung geeig-

net, da sie als Geometriemodell ebenfalls das dreidimensionale Kammermodell verwendet 

und somit sehr schnell und effizient auf die großen Datenmengen zugreifen kann. Der zweite 

Ansatz nutzt die durch KaSim-PRE als Schritt der Kammermodellerstellung persistierten Da-

ten in Form von Oberflächennetzen. Eine Visualisierung solcher Daten kann mit der Software 

ParaView14 erfolgen. Für jede Kapazität und Verbindung wird eine Serie von Dateien für jede 

betrachtete Rotorstellung erzeugt und in ParaView als Zeitserie dargestellt und animiert. 

Gleichermaßen können natürlich auch die Bauteilgeometrien dargestellt werden. Die weiteren 

Vorteile der Visualisierung mit ParaView werden im Rahmen von KaSim-POST diskutiert. 

Eine beispielhafte Visualisierung ist in Abbildung 3.8 dargestellt. 

                                                 
12 www.gmsh.info, besucht am 03.05.2016 um 07:55 Uhr 

13 http://www.hpfem.jku.at/netgen, besucht am 03.05.2016 um 07:58 Uhr 

14 www.paraview.org, besucht am 24.03.2015 um 22:27 Uhr 

http://www.gmsh.info/
http://www.hpfem.jku.at/netgen
http://www.paraview.org/
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Abbildung 3.8:  Exemplarisches Rotorgeometrie und zugehörige Arbeitskammern für eine zweiwellige 

Schraubenmaschine und eine einwellige Drehschieberpumpe 

 

Die Abbildung verdeutlich die Fähigkeit von KaSim-PRE zu einer vorgegebenen ein- oder 

zweiwelligen Rotorgeometrie ein Negativ des Schöpfraumes zu erstellen und dies in einzelne 

Arbeitskammern zu unterteilen. 

 

3.3 Post-Processing (KaSim-POST) 

Eine typische Arbeitsumgebung in der Simulation umfasst zusätzlich zum Pre-Processing und 

dem Solver immer eine Komponente für die Auswertung der Ergebnisse, also für das Post-

Processing. Ein Werkzeug für die Auswertung von Simulationsergebnissen ist insbesondere 

dann wertvoll, wenn die Simulation einen starken Fokus hat und typische Auswertungen im-

mer wiederkehren. Dabei ist das Post-Processing nicht nur auf die Ausgabedaten der Simula-

tion beschränkt, sondern kann ebenfalls Daten des Pre-Processings aufbereiten. Hierbei be-

schränkt sich KaSim-POST prinzipiell auf Daten, welche in einem Liniendiagramm darstell-
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bar sind. Diese Anforderungen sind durch eine Kapselung der verschiedenen Domänen der 

Auswertung realisiert. Es existieren einerseits Module zur Anzeige und Formatierung von 

Graphen in einem Liniendiagramm und andererseits Module zur Erzeugung der Punkte, die 

die Basis für die Graphen bilden. Die konkreten Module zur Datenerzeugung werden zur 

Laufzeit dynamisch anhand der gewählten Datenquelle bestimmt. Je nach Komplexität der 

Datenquelle wird ein Konfigurationsdialog zur Verfügung gestellt. Alle in KaSim-POST ver-

fügbaren Datenquellen sind in Tabelle 3.4 aufgeführt. 

 
Tabelle 3.4: Übersicht der verfügbaren Dateischnittstellen für KaSim-POST 

Schnittstelle Quelle 

Kennfeld Solver 

StateCurves Solver 

DataStore Solver 
HeatTransfer Solver 

Spaltdaten Pre-Processor 
Arbeitskammern im Stirnschnitt Pre-Processor 

Kammermodelle Pre-Processor 
Hertzsche Pressung Pre-Processor und Solver 

 

Im Fokus stehen zunächst Schnittstellen, die unmittelbar die Ergebnisse der thermodynami-

schen Simulation betreffen. Insbesondere die Auswertung der Kennfeldberechnung kann 

durch die Verwendung von KaSim-POST einfacher und zuverlässiger gestaltet werden. In 

Analogie zu den strukturellen Änderungen in KaSim selbst reagiert KaSim-POST auf die Art 

der Kennfelddatei und stellt verschiedene Plotkonfigurationen zur Verfügung. Für die Analyse 

der maximalen Kompression einer Vakuumpumpe können durch KaSim-POST direkt die ty-

pischen K0-Kurvenschaaren erzeugt werden, wobei dem Nutzer freisteht, ob der Auslassdruck 

oder die Drehzahl als unabhängiger Wert für die graphische Darstellung gewählt werden soll.  

 

Die Auswertung der intensiven Zustandsgrößen der Arbeitskammer, wie sie durch [49] vorge-

stellt wird, ist mit KaSim-POST ebenfalls möglich und ist zudem auf die Zustandsverläufe 

beliebiger Größen (Druck, Temperatur, Bedeckungsgrad) sowie der geometrischen Daten der 

Kammermodelldatei erweitert worden. Auf diesem Weg kann z.B. die Strömungsgeschwin-

digkeit in einem Spalt nicht nur für alle Spalte gleichzeitig betrachtet werden, sondern durch 

Anwendung einer Nachfolgerlogik über mehrere normierte Phasen kombiniert werden 

(Abbildung 3.9). 
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Abbildung 3.9: Exemplarische Gegenüberstellung der KaSim-Ergebnisse Arbeitskammerdruck p und 

Spaltströmungsgeschwindigkeit c für die Hauptrotorarbeitskammern 

 

Zusätzlich zu der Modularisierung der Datenquellen stellt KaSim-POST noch weitere, über-

geordnete Funktionalitäten zu Verfügung. Diese umfassen die Verarbeitung der dargestellten 

Diagramme in Form von einfachen Analysen wie z.B. die Erzeugung einer Kurve mit Maxi-

malwerten aus einer Kurvenschaar und den Export des präsentierten Diagramms in verschie-

dene Formate. Die Exportfunktion unterscheidet bild- und textbasierte Dateiformate sowie die 

unidirektionale Kommunikation mit Tabellenkalkulationsprogramm. Im Rahmen dieser Arbeit 

ist eine Schnittstelle zu Microsoft Excel® umgesetzt worden. 

 

KaSim-POST ist jedoch nicht auf Verarbeitung von rein zweidimensionalen Daten be-

schränkt. KaSim-POST ermöglicht die Darstellung von phasenabhängigen Werten, wie z.B. 

Arbeitskammerdrücke oder Spaltströmungsgeschwindigkeiten oder Arbeitskammervolumen, 

auf den zugehörigen Oberflächennetzen der Kapazität oder Verbindung. Die benötigten geo-

metrischen Daten werden für diesen Anwendungsfall von KaSim-PRE zur Verfügung gestellt. 

Obwohl durch diese Projektion der skalaren Ergebnisse einer nulldimensionalen Simulation 

auf ein dreidimensionales Netz a priori keine zusätzliche Information über räumliche Gradien-
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ten generiert werden können, steigert diese Form der Visualisierung gegenüber einem einfa-

chen Diagramm das Verständnis, da sie die gleichzeitige Betrachtung der ansonsten stark ab-

strahierten Geometrie und Berechnungsergebnissen ermöglicht (Abbildung 3.10). In dem hier 

gezeigten Beispiel handelt es sich um die gleichen Daten wie in Abbildung 3.9. 

 

 
Abbildung 3.10: Exemplarische Projektion der KaSim-Ergebnisse Arbeitskammerdruck und Spaltströ-

mungsgeschwindigkeit für einen Arbeitspunkt auf das dreidimensionale Kammermodell 

 

Ein weiterer Anwendungsfall ergibt sich bei der Analyse von diabaten Kammermodellen bei 

denen das Gehäusenetz bzw. dessen Oberflächenelemente als Wärmekapazität in KaSim mo-

delliert sind. Für eine solche Simulation wird ein Oberflächenelement als unveränderliche 

Wärmekapazität modelliert und der Wärmestrom integral über die gesamte normierte Phase 

bestimmt [5] [49]. Diese Vereinfachung ist aus physikalischer Sicht im Hinblick auf die im 

Regelfall extrem kurzen Zeiten eines Arbeitsspiels und der thermischen Trägheit der beteilig-

ten Bauteile zulässig, dennoch kann es zum Verständnis des Zusammenspiels der physikali-

schen Modelle in einem Kammermodell hilfreich sein, die Wärmeströme in einer zeitlichen 

bzw. drehwinkelabhängigen Funktion zu sehen. Da eine Darstellung in Diagrammform auf-

grund der normalerweise hohen Anzahl an Oberflächenelement nicht möglich ist, kann in die-

sem Fall eine Projektion der einzelnen Wärmeströme pro Rotorstellung auf das zugehörige 

Oberflächennetz erfolgen. Mit Hilfe von ParaView ist dann z.B. eine Analyse des Zeitverlau-

fes durch eine Animation möglich. 
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Abbildung 3.11: Exemplarische Projektion der berechneten, zeitabhängigen Wärmestromdichten auf 

das Oberflächennetz des Gehäuses für die ausgewählten Hauptrotordrehwinkel 0°, 30°, 
60° und 90°. 

 

Eine exemplarische Darstellung eines solchen Ergebnisses ist in Abbildung 3.13 dargestellt. 

Die Abbildungen sind auf den Drehwinkelbereich zwischen 0 und 90° des Hauptrotors be-

grenzt, da aufgrund der geometrischen Periodizität das Ergebnis für 120° Hauptrotordrehwin-

kel wieder dem Ergebnis bei 0° entspricht. 

  

3.4 Anwendung und Erweiterung der Simulationsumgebung 

Die Simulationsumgebung KaSim wird zunächst als ein geschlossenes Modul betrachtet, wel-

ches unter vorgegebenen Randbedingungen den thermodynamischen Prozess der modellierten 

Verdrängermaschine berechnen kann. Diese kumulierte Funktion setzt sich, wie eingangs dar-

gelegt, aus den Teilfunktionen Pre-Processing, Solver und Post-Processing zusammen. Um 

einen reibungslosen Arbeitsablauf mit diesen Komponenten zu ermöglichen, kann ihre An-

steuerung durch die KaSim-WORKBENCH übernommen werden. Die KaSim-

WORKBENCH hat selbst kaum domänenspezifische Funktionalität, sondern kann lediglich 

über definierte Schnittstellen mit den drei Komponenten kommunizieren. Auf diesem Weg 

können, unter Einhaltung der festgelegten Schnittstellen und Dateiformaten, die einzelnen 

Komponenten sowie die KaSim-WORKBENCH getrennt voneinander weiterentwickelt wer-

den. Der Fokus der KaSim-WORKBENCH liegt darauf, ständig wiederkehrende Aufgaben 

0° 30° 

60° 90° 
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wie z.B. die Berechnung von Maschinenkennfeldern zu automatisieren und zu standardisie-

ren. Die Kernkompetenz liegt in der Erzeugung von Arbeitspunkten für KaSim und deren 

beliebig parallelisierbare Ausführung. Als zusätzliche Funktionalität bietet die KaSim-

WORKBENCH noch die Möglichkeit, die jeweils aktuell berechneten Arbeitspunkte hinsicht-

lich ihres Konvergenzverhaltens zu überwachen und bereits berechnete Punkte des Kennfelds 

mit Hilfe von KaSim-POST darzustellen. Um die nötige Flexibilität zu schaffen ist die Erzeu-

gung von Arbeitspunkten hinter einer Schnittstelle gekapselt, so dass verschiedene Strategien 

implementiert werden können. Eine Übersicht der bisher verfügbaren Module ist Tabelle 3.5 

zu entnehmen. 

 
Tabelle 3.5: Übersicht der verfügbaren Kennfeldberechnungen in KaSim-WORKBENCH 

Kennfelder 

Saugvermögenskurven 

Kurven maximalen Kompressionsverhältnisses 

Allgemeine Arbeitspunktlisten 
Spaltkennfelder (Flutkurven) 

Sorptionsisothermen 
 

Die meisten Module sind auf einen speziellen Anwendungsfall zugeschnitten und sind in der 

Regel durch einen Parametersatz definiert. Dem gegenüber steht eine einfache Arbeitspunkt-

liste, in welcher direkt die Randbedingungen der Arbeitspunkte in tabellarischer Form aufge-

listet werden können. Dieses Modul ermöglicht es auch, die bisher manuell erstellte Stapel-

verarbeitungsdatei zu importieren oder entsprechend formatierte tabellarische Daten aus der 

Zwischenablage einzufügen. 

 

Basierend auf dieser grundlegenden thermodynamischen Simulation sind verschiedene Erwei-

terungen denkbar bzw. bereits umgesetzt. Eine wesentliche Erweiterung stellt die Integration 

von KaSim in eine FSI-Simulation dar. Die im Regelfall hohe Leistungsdichte einer Rotati-

onsverdrängermaschine kombiniert mit den eng bemessenen funktionalen Spalten zwischen 

Gehäuse und Verdränger sowie bei mehrwelligen Konstruktionen zwischen den Verdrängern 

selbst führt oftmals zu einer starken Abhängigkeit der maschinenbeschreibenden Kennzahlen 

von dem Betriebszustand der Maschine. Aus diesem Grund wird im Folgenden die Integration 

von KaSim in eine erweiterte Simulationsumgebung vorgestellt, welche in der Lage ist, die 

Bauteiltemperaturen und -verformungen zu berechnen. Die auf die Bauteile übertragenen 
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Wärmeströme basieren auf den Ergebnissen der thermodynamischen Berechnung. Eine zent-

rale Rolle nimmt im dieser Simulationsumgebung die automatisierte geometrische Modellie-

rung ein. Auf Seiten der Strukturmechanik ist ein geeignetes Programmpaket für transiente, 

thermische Simulationen erforderlich.  

 

Im Gegensatz zu bisherigen Versuchen, eine solche Kopplung zu implementieren [5], werden 

alle konkreten Bezüge zu strukturmechanischen Berechnungen aus KaSim entfernt. Stattdes-

sen kann mit Hilfe der bestehenden Abstraktion von Kapazitäten und Verbindungen während 

der Modellgenerierungsphase die Interaktion der Thermodynamik mit der Strukturmechanik 

definiert werden. Der prinzipielle Ablauf einer gekoppelten Simulation unter Berücksichti-

gung der hierzu benötigten Werkzeuge ist in Abbildung 3.12 dargestellt. 

 

 
Abbildung 3.12: Kreislauf der gekoppelten thermodynamischen und thermischen Simulation 

Thermodynamische Simulation mit KaSim 

Modellgenerierung 
ANSYS Mechanical 

Modellgenerierung 
KaSim-PRE 

Thermische Simulation mit ANSYS 

Übertrage Wärmeströme auf Netzknoten 

Übertrage Verformungsfelder Übertrage Temperaturfelder 

Ende 

Rechnung 
konvergiert? 

Ja 

Nein 
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KaSim und das exemplarisch in diesem Fall verwendete ANSYS Mechanical APDL tauschen 

im Wesentlichen drei Arten von Randbedingungen aus. Als Ergebnis der Thermodynamik 

stehen berechnete Wärmeströme zur Verfügung, welche geeignet als Randbedingung auf das 

von ANSYS verwendete Netz übertragen werden müssen. Die Übertragung der Wärmeströme 

ist in einem Teilprogramm gekapselt. Als Ergebnis der strukturmechanischen Berechnung 

stehen Temperatur- und Verschiebungsfelder der Bauteile zur Verfügung. Diese werden, ge-

trennt von einander, mit Hilfe zwei weiterer Teilprogramme auf das Kammermodell übertra-

gen. Diese Neuausrichtung des Verfahrens hat verschiedene Vorteile. Zunächst ermöglicht die 

Kapselung der Erzeugung der Randbedingungen eine einfache Konfiguration, so dass z.B. im 

Rahmen einer wissenschaftlichen Untersuchung der Effekt der Bauteilverformung bewusst 

ausgeblendet und getrennt vom Einfluss des Wärmeübergangs untersucht werden kann. Dar-

über hinaus ist auf diesem Weg die geometrische Modellierung und Abstraktion des Wirkme-

chanismus Wärmeübergang für das Kammermodell von der konkreten Implementierung in 

KaSim entkoppelt. KaSim sieht lediglich, je nach Modellierungsansatz, verschiedene Kapazi-

täten und Verbindung, sollte und muss aber nicht wissen, wie diese in Relation zum dreidi-

mensionalen geometrischen Modell stehen. Dies ist Aufgabe der Modellgenerierung und muss 

dementsprechend auch in den Hilfswerkzeugen implementiert werden. Weitere Details zu den 

Modellierungsmöglichkeiten werden im Verlauf der Arbeit detaillierter betrachtet. Die Kon-

vergenz bzw. Abbruchüberprüfung ist analog ebenfalls in einem separaten Werkzeug imple-

mentiert. Aktuell sind drei wesentliche Abbruchkriterien umgesetzt: eine zeitliche Konver-

genz der Wärmeströme auf ein Bauteil, eine maximale Temperaturgrenze an einer definierten 

Stelle im dreidimensionalen Modell und eine Kollisionsabfrage für den Profileingriffsspalt. 

Löst keines dieser Kriterien ein Abbruch der Simulation aus, wird mit den Ergebnissen der 

thermischen Simulation der nächste Zeitschritt in KaSim berechnet. Eine beispielhafte An-

wendung dieses Verfahrens für einen Schraubenexpander ist in [101] und [102] beschrieben. 

 

Ein weiteres Beispiel stellt die mechanische Auslegung der Rotationsverdrängermaschine dar. 

Ein Teilaspekt der Auslegung ist die Berechnung der im Betrieb zu erwartenden Auflagerkräf-

te, welche im Rahmen der Entwicklung einer Rotationsverdrängermaschine zur Dimensionie-

rung und Lebensdauerberechnung der Lager genutzt werden können [53]. Voraussetzung für 

eine einfache Anwendung dieser Methode ist die Modellierung der mechanischen Kapazitäten 

und Verbindungen durch KaSim-PRE. Für den Anwendungsfall einer unsynchronisiert lau-

fenden Verdrängermaschine, bei der die Rotoren, ggfs. trockenlaufend, direkt aufeinander 
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abwälzen, ist zudem die Berechnung des in der Verzahnung auftretenden Lastzustandes für 

die Auslegung und Verschleißbetrachtung von besonderem Interesse. Hier steht die Berech-

nung der Hertz‘schen Pressung und der Gleitgeschwindigkeiten im Fokus, welche aufgrund 

der komplexen Geometrie entsprechende Werkzeuge erfordert. Diese Erweiterung zeigt zu-

dem das Potential der neuen Simulationsumgebung durch ihre modularisierte Struktur. Die 

übergeordnete Aufgabe der Berechnung der Hertz’schen Pressung in der Verzahnung wird auf 

die drei Komponenten der Simulationsumgebung aufgeteilt.  

 

 
Abbildung 3.13: Integration der Bauteilbelastung des Rotorpaares in die Simulationsumgebung nach 

[103] 

 

Die Aufteilung ist in Abbildung 3.13 visualisiert. Die eigentliche Berechnung der Bauteilbe-

lastung benötigt als Eingabe zwei wesentliche Elemente. Dies sind geometrische Kennzahlen, 

die die Formgebung der Rotoroberflächen und die Profileingriffslinie beschrieben und die aus 

den thermodynamischen Zuständen resultierenden mechanischen Lasten. Unter Berücksichti-

gung von werkstoffabhängigen Größen kann dann für verschiedene Modellvorstellungen die 

KaSim-POST: Analyse des tribologischen Systems 
 

• Hertz’sche Pressung 
• Blitztemperatur 
• … 

KaSim: Berechnung des drehwinkelabhängigen 
Nebenrotordrehmomentes 

KaSim-PRE: Geometrische Analyse der Verzahnung 
 

• Spalthöhe 
• Hauptkrümmungen von Haupt- und Nebenrotor 
• Tangential- und Gleitgeschwindigkeiten 
• … 
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Belastung der Verzahnung quantifiziert werden. Diese Aufgabe ist ein typischer Anwendungs-

fall für eine Post-Processing, so dass diese Funktionalität in KaSim-POST implementiert 

wird. Dabei kann eine Vielzahl an Implementierungsdetails direkt wiederverwendet werden 

und die Berechnungsergebnisse können direkt im Kontext weiterer Ergebnisse visualisiert 

werden. Ein weiterer Vorteil liegt in der Flexibilität. Da das tribologische System vollständig 

beschrieben ist, kann die Auswertung erweitert und verfeinert werden, ohne dass eine auf-

wändige Neuberechnung des Kammermodells mit KaSim erforderlich ist. KaSim dient also 

lediglich als Lieferant für die mechanische Belastung in Form des auf den oder von dem Ne-

benrotor übertragenen Moments, was durch die bereits implementierten Funktionalitäten ein-

fach möglich ist. Die benötigten geometrischen Daten werden durch KaSim-PRE erzeugt und 

direkt für KaSim-POST zu Verfügung gestellt, da die Verarbeitung und Aufbereitung der Ma-

schinengeometrie zu den Kernkompetenzen von KaSim-PRE gehört. Details zu dem Modul 

der Rotorkrümmungsberechnung werden im Weiteren Verlauf der Arbeit thematisiert. 
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4. Thermodynamische und strömungsmechanische 

Modellierung 
 

Die grundlegende Methode der Kammermodell-Simulation ermöglicht, basierend auf der Er-

füllung der Kontinuitätsgleichung für die Erhaltungsgrößen Masse und Energie, die Modellie-

rung verschiedener thermodynamischer und strömungsmechanischer Effekte. Im Folgenden 

werden die relevanten physikalisch-technischen Wirkmechanismen der Schraubenvakuum-

pumpe, ihre physikalischen Grundlagen und mathematischen Modelle diskutiert. Das Be-

triebsverhalten einer trockenverdichtenden Vakuumpumpe wird im Wesentlichen durch die 

Gasförderung des Verdrängermaschinenprinzips, Spaltmassenströme, Gasrücktransport durch 

Oberflächen, Ladungswechsel, Wärmeübergänge und Leckagen bestimmt [2] [6]. Die zirkulä-

re Kopplung zwischen thermodynamischem Prozess und Strukturmechanik in Form von 

Spalthöhenänderungen (Abbildung 1.8) wird an dieser Stelle nicht weiter vertieft, sondern nur 

implizit in Form der beteiligten physikalischen Wirkmechanismen Spaltströmungen und 

Wärmeübergänge behandelt. Die Modellierung der Strukturmechanik und der Rückführung 

der Spalthöhenänderungen findet außerhalb von KaSim statt (Abbildung 3.12). 

 

Der Einfluss der einzelnen Wirkmechanismen sowie ihre gegenseitige Beeinflussung sind 

Bestandteil der experimentellen und theoretischen Untersuchungen im weiteren Verlauf dieser 

Arbeit. Zunächst werden jedoch diese Wirkmechanismen detaillierter diskutiert und ihre Mo-

dellierung in KaSim vorgestellt. 

 

4.1 Arbeitskammer 

Die Arbeitskammern stellen als Speicher für Fluide das zentrale Element des Kammermodells 

dar. Aus Sicht der physikalischen Modellierung sind sie für die Abbildung des Verdrängerma-

schinenprinzips zuständig, aus Sicht der mathematischen Modellierung werden sie genutzt, 

um die von der Füll- und Entleermethode geforderte Energieerhaltung zu bilanzieren.  

 

Die nulldimensionale Massenerhaltung in instationärer Form besagt, dass die zeitliche Ände-

rung der Masse in einem Kontrollvolumen m, welches der betrachteten Arbeitskammer ent-

spricht, der Summe aller zu- und abströmenden Massenströme ṁi entsprechen muss (Gl. 4.1). 
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∑=
i

im
dt
dm

  Gl. 4.1 

 

Für die Umsetzung in einem expliziten Zeitschrittverfahren kann aus der Kammermasse des 

letzten Zeitpunktes m0 und den bekannten Massenströmen die Masse des Fluides in der Ar-

beitskammer zum nächsten Zeitpunkt m1 bestimmt werden (Gl. 4.2). 

 

tmmm
i

i01 ∆⋅+= ∑   Gl. 4.2 

 

Ähnliches gilt für die Bilanzierung der Energie. Vereinfachend wird hierzu der Anteil kineti-

scher und potentieller Energie als vernachlässigbar klein angenommen. Die Änderung der 

Energie E ist somit auf die Änderung der inneren Energie U reduziert. Es ist zu berücksichti-

gen, dass die Änderung der inneren Energie innerhalb des Kontrollvolumens nicht nur durch 

Enthalpieströme Ḣ1 sondern ebenfalls durch Volumenänderungsarbeit W und übertragene 

Wärmeströme Q̇iverursacht wird (Gl. 4.3). 

 

∑∑ ++=
i

i
i

i QWH
dt
dU   Gl. 4.3 

 

Für die Umsetzung im expliziten Zeitschrittverfahren wird analog zur Bilanzierung der Masse 

die innere Energie zum neuen Zeitpunkt U1 auf Grundlage der bekannten inneren Energie des 

letzten Zeitschrittes U0 berechnet (Gl. 4.4). 

 

tQWtHUU
i

i01
i

i01 ∆⋅++∆⋅+= ∑∑   Gl. 4.4 

 

Die Volumenänderungsarbeit W01, welche durch die Kompression bzw. Expansion des quasi 

geschlossenen Arbeitskammervolumens von V0 nach V1 geleistet wird, wird immer als adia-

bat reversibel angenommen (Gl. 4.5). 
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Die Berechnung der Volumenänderungsarbeit basiert auf den Poisson’schen Gleichungen und 

ist in dieser Form nur für ideale Gase gültig. Zudem wird angenommen, dass der Einfluss der 

Zustandsänderung auf den Isentropenexponenten κ als vernachlässigbar eingestuft werden 

kann. Beide Annahmen sind für Anwendungen in der Vakuumtechnik als gegeben anzuneh-

men. 

 

4.2 Spaltströmung 

Spaltströmungen stellen für trockenlaufende Rotationsverdrängermaschinen in Anwendungen 

als Vakuumpumpe insbesondere für hohe Vorvakuumdrücke den zumeist dominierenden 

Wirkmechanismus dar. Die physikalische Komplexität der Gasströmung, welche sich mit zu-

nehmender Verdünnung von der Kontinuumsströmung bis hin zur molekularen Strömung ste-

tig anders verhält, stellt einen hohen Anspruch an die mathematische Modellierung. Aus die-

sem Grund sind Spaltströmungen bereits Gegenstand zahlreicher Untersuchungen gewesen 

[3] [6] [12]. 

 

4.2.1 Modellierung auf Basis des normierten Massenstromes 

Die aus bisherigen Arbeiten hervorgegangenen Modelle für KaSim basieren dabei im Kern 

auf einer umfangreichen Datenbank, welche die Abhängigkeit der Spaltströmung von der  

Geometrie des Spaltes und den strömungsmechanischen Randbedingungen durch eine Mess-

datenbasis beschreibt [3] [5] [6]. Der Berechnungsalgorithmus verwendet den normierten 

Massenstrom δ als Darstellungsgröße, welcher als Verhältnis aus gemessenem Massenstrom 

ṁSpalt und dem theoretischen maximalen Massenstrom ṁSpalt,th,max definiert ist (Gl. 4.6). 

 

max,th,Spalt

Spalt

m
m




=δ  Gl. 4.6 

 

Die Bezugsgröße ist hierbei, unabhängig von der tatsächlich vorliegenden Strömungsform, 

der Massenstrom eines kritischen, isentropen Ausströmvorganges (Gl. 4.7).  
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Obwohl diese Normierung des gemessenen Massenstromes lediglich ein theoretisches Kon-

strukt ist, ermöglicht sie die Quantifizierung des Spaltmassenstroms, ohne eine Unterschei-

dung hinsichtlich der tatsächlich vorliegenden Strömungsform vornehmen zu müssen. Der 

normierte Massenstrom für Luft kann somit in Abhängigkeit der strömungsmechanischen 

Randbedingungen Eintrittsdruck pE, Eintrittstemperatur TE und Druckverhältnis Π und der 

geometrischen Randbedingungen Spalthöhe hspalt und Spaltform fspalt bestimmt werden (Gl. 

4.8) [3]. 

 

( )spaltspaltEE f,h,,T,p Π=δ  Gl. 4.8 

 

Die Spaltform wird durch die Kombination aus einer Spaltkontur und einem zugehörigen Pa-

rameter beschrieben, welche die geometrische Form des Spaltes in Strömungsrichtung be-

schreiben. Eine Übersicht der Spaltkonturen findet sich in [3], die für diese Arbeit relevanten 

Spaltkonturen werden im anschließenden Teilkapitel vorgestellt. Da die experimentellen Un-

tersuchungen nur für ausgewählte Parameterkombinationen vorliegen, sind für eine Berech-

nung des normierten Massenstromes Interpolationsstrategien erforderlich. Interpolationen 

sind für die Parameter Eintrittsdruck, Spalthöhe und den Spaltkonturparameter erforderlich. 

Zwischen Stützstellen des Eintrittsdruckes und der Spalthöhe wird eine logarithmische Inter-

polationsfunktion angesetzt, zwischen Stützstellen des Spaltkonturparameters wird linear in-

terpoliert. Für das Druckverhältnis liegt in den Messdaten bereits eine Polynomfunktion vor, 

der Einfluss der Temperatur wird durch eine Korrekturfunktion abgebildet. [3] [5] 

 

Die Messdatenbasis wird im Bereich der molekularen Strömung um die Berücksichtigung des 

Einflusses bewegter Spaltberandungen ergänzt. Der Einfluss von bewegten Spaltberandungen 

wird durch eine mit den Messdaten vergleichbare Simulationsdatenbasis beschrieben, jedoch 

wird als beschreibende Größe nicht der normierte Massenstrom, sondern die Durchlaufwahr-

scheinlichkeit P12 verwendet (Gl. 4.9) [6]. 

 

( )BAspaltspaltE12 c,c,f,h,TP =  Gl. 4.9 

 

Die Durchlaufwahrscheinlichkeit, welche mit Hilfe der Test-Partikel-Methode berechnet wird, 

beschreibt die Wahrscheinlichkeit, dass ein in den Spalt eintretendes Molekül diesen durch die 

Auslassfläche wieder verlässt. Da im Gegensatz zu den Messdaten ausschließlich der Bereich 
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der molekularen Strömung betrachtet wird, sind der Eintrittsdruck und das Druckverhältnis 

als Eingangsgröße nicht erforderlich. Um den Einfluss der bewegten Spaltberandung abbilden 

zu können, wird zudem noch die Komponente der Geschwindigkeit der beiden Spaltberan-

dungen cA und cB in Richtung der Spaltströmung angegeben. Geschwindigkeiten quer zur 

Hauptströmungsrichtung werden vernachlässigt. Analog zur der Berechnung auf Basis der 

Messdaten wird für die Interpolation zwischen Stützstellen der Simulationsdaten eine Interpo-

lationsfunktion eingesetzt. Für die Spalthöhe wird eine logarithmische Interpolationsfunktion, 

für die Berandungsgeschwindigkeiten sowie den Spaltkonturparameter eine lineare Interpola-

tionsfunktion verwendet [6]. 

 

Parallel zu den hier vorgestellten Arbeiten existieren verschiedene theoretische Modelle für 

die Beschreibung einer verdünnten Gasströmung, z.B. das Modell LBGK. Bei diesen Model-

len wird ebenfalls eine verdünnte Gasströmung, also eine Strömung mit potentiell hohen 

Knudsen-Zahlen, beschrieben. Der Fokus der Modellierung liegt aber zumeist auf extrem 

kleinen charakteristischen Abmessungen für Mikro-Technologieanwendungen und nicht auf 

niedrigen Drücken. Dies führt dazu, dass die Strömung in den meisten Modellen für den la-

minaren und turbulenten Strömungsbereich als inkompressible angenommen wird und somit 

nur eingeschränkt für die Modellierung von Spaltströmungen in Vakuumpumpen geeignet ist. 

Darüber hinaus werden Ein- und Auslaufeffekte nicht mit abgebildet, so dass immer ein aus-

gebildetes Geschwindigkeitsprofil vorausgesetzt wird. Dies schränkt die Eignung für Spalte 

mit einer im Verhältnis zur Spalthöhe kleinen Spaltlänge ein [12]. Modelle, welche die Kom-

pressibilität des Fluides berücksichtigen, sind gegenüber anderen Modellen deutlich komple-

xer und aufwändiger in der Berechnung [14] und werden deshalb nicht weiter berücksichtigt. 

Im Rahmen dieser Arbeit wird das Modell LBGK nach [12] in KaSim implementiert. Im Fol-

genden werden die Ergebnisse des Modells auf Basis des normierten Massenstroms mit den 

Ergebnissen des Mess- und Simulationsdatenmodells verglichen. Da das Modell LBGK ledig-

lich Rechteckkanäle mit konstantem Strömungsquerschnitt abbilden kann, ist ein Vergleich 

lediglich mit der Spaltkontur VR3 sinnvoll möglich. Der normierte Massenstrom als Funktion 

des Druckverhältnisses ist für beide Modelle in Abbildung 4.1 dargestellt. 
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Abbildung 4.1: Vergleich des normierten Massenstromes δ als Funktion des Druckverhältnisses Π 

hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
Eintrittsdruck pE = 100 mbar, Eintrittstemperatur TE = 20 °C 

 

Für die Berechnung auf Basis der Messdaten ist deutlich die mit Unterschreiten des kritischen 

Druckverhältnisses 0,25 einsetzende Verblockung der Strömung durch die Konvergenz des 

normierten Massenstroms des VR3 gegen einen konstanten Wert von 0,45 zu erkennen. Das 

Modell LBGK hingegen, welches keine Kompressibilitätseffekte berücksichtigt, bestimmt 

einen mit sinkendem Druckverhältnis stetig ansteigenden Massenstrom. Dennoch ist ange-

sichts der physikalischen Komplexität und der grundsätzlich unterschiedlichen Vorgehenswei-

se beider Modelle eine gute Übereinstimmung festzustellen. 

 

Für eine Betrachtung verschiedener Eintrittsdrücke bei konstantem Druckverhältnis nahe Null 

zeigt sich ein teilweise ähnliches Bild (Abbildung 4.2). Für Knudsen-Zahlen am Spalteintritt  

KnE kleiner als 0,01 sind die Unterschiede wie bereits diskutiert durch die fehlende Abbildung 

der Kompressibilität bedingt. Für größere Knudsen-Zahlen wird dann zumeist für das LBGK 

Modell ein kleinerer normierter Massenstrom bestimmt. Die zu Grunde liegenden Ursachen 

werden aufgrund der prinzipiell guten Übereinstimmung nicht weiter untersucht. Eine Beur-

teilung des Anstiegs des normierten Massenstromes für Knudsen-Zahlen großer als 0,5 ist im 
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Vergleich zu den Messdaten nicht möglich, da es sich bei den Ergebnissen basierend auf den 

Messdaten lediglich um extrapolierte Werte handelt.  

 

 
Abbildung 4.2: Vergleich des normierten Massenstromes δ als Funktion der Knudsen-Zahl KnE 

hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
Druckverhältnis Π ≅0, Eintrittstemperatur TE = 20 °C 

 

Das theoretische LBGK Modell bietet als Vorteil eine mathematisch geschlossene Formulie-

rung der Spaltströmungsberechnung für im Verhältnis zur Spalthöhe lange Rechteckkanäle 

und bildet dabei zusätzlich die Abhängigkeiten von Temperatur und Gasart ab [12]. Eine Ein-

schränkung besteht jedoch hinsichtlich nicht-planparalleler Spalte sowie bei Spaltströmungen 

im Kontinuumsbereich. Hier bietet das Messdatenmodell nach [5] [6] deutliche Vorteile, da es 

uneingeschränkt für den gesamten Strömungsbereich gültig ist und zudem verschiedene geo-

metrische Spaltformen abbilden kann [3]. Allerdings gibt es hinsichtlich der Parametrisierung 

der Spaltgeometrie aufgrund der Vielfalt enge Grenzen, welche insbesondere die Spaltkontur 

VR3 betrifft. Um die Modellierungsmöglichkeit im Rahmen dieser Arbeit mit dem Messda-

tenmodell zu verbessern, werden im Folgenden Verbesserungen für die beiden Schwachpunk-

te der eingeschränkten geometrischen Grenzen und der Temperatur- bzw. Gasartabhängigkeit 

erarbeitet. 
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4.2.2 Erweiterung der geometrischen Grenzen 

Der Einfluss der Spaltgeometrie wird, zusätzlich zu der Spalthöhe, durch eine Spaltform und 

einen zugehörigen Parameter definiert, dessen Wertebereich durch die experimentellen Unter-

suchungen festgelegt ist [3]. Die für die Modellierung am häufigsten eingesetzte Spaltkontur 

ist die Variante VR3, welche durch die Länge der planparallelen Spaltverengung in Strö-

mungsrichtung parametrisierbar ist. Hierbei ergibt sich im Rahmen dieser Arbeit jedoch eine 

Schwierigkeit hinsichtlich der Wahl der Parameter. Die typischen Spaltlängen für die Model-

lierung eines Spaltes in einer Vakuumpumpe mit Hilfe des VR3 variieren, je nach Spaltart und 

Rotorprofil zwischen 1 und 40 mm15. Der bisherige Parameterbereich des VR3 liegt jedoch 

zwischen 4 und 20 mm, so dass der Anforderungsbereich nicht vollständig abgedeckt werden 

kann (Abbildung 4.3). 

 

 
Abbildung 4.3: Spaltkontur VR3 im Kontext der Sonderkonturen VR9_1 und VR9_3 nach [3] 

 

Um diese Limitation zu umgehen, wird der Parameterbereich mit Hilfe der geometrisch ähnli-

chen Spaltkonturen VR9_1 und VR9_3 erweitert. Den bisherigen Interpolationsstützstellen 

werden im Randbereich zwei neue Stützstellen hinzugefügt. Die Spaltlänge der Spaltkontur 

V9_3 in Strömungsrichtung beträgt 40 mm, so dass dieser Wert direkt übernommen werden 

kann und nun als neue obere Grenze fungiert. Für die Kontur VR9_1 existiert keine effektive 

Länge in Strömungsrichtung, da die Blende theoretisch unendlich dünn ist. Durch die zusätz-

                                                 
15 Die Bestimmung der benötigten Spaltparameter, wie z.B. der Spaltlänge, auf Basis des geometrischen Modells 

wird im weiteren Verlauf der Arbeit wieder aufgegriffen. 
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lichen Stützstellen verändert sich der von [5] vorgeschlagene Interpolationsalgorithmus da-

hingehend, dass für die Bereiche zwischen 0 und 12,5 mm sowie 20 und 40mm eine logarith-

mische Interpolation vorgenommen wird. Lediglich im Parameterbereich zwischen 12,5 und 

20 mm wird weiterhin linear interpoliert. Da eine logarithmische Interpolation mit einem 

Stützstellenwert von Null aus mathematischer Sicht nicht möglich ist, wird die untere Grenze 

für den Parameter auf eine Spaltlänge von 0,1 mm festgelegt. Die Ergebnisse einer exemplari-

schen Berechnung des normierten Spaltmassenstroms für vorgegebene Spalthöhe und Spalt-

ein- und -austrittsbedingungen bei Variation der Spaltlänge in Strömungsrichtung sind in Ab-

bildung 4.4 dargestellt.  

 

 
Abbildung 4.4: Normierter Massenstrom δ der erweiterten Spaltkontur VR3 als Funktion der Spaltlän-

ge lspalt im Vergleich mit dem Modell LBGK  
hspalt = 0,15 mm, bspalt = 100 mm  
Eintrittsdruck pE = 10 mbar, Druckverhältnis Π = 0,1, Eintrittstemperatur TE = 20 °C 

 

Zusätzlich werden Ergebnisse des Modells LBGK dargestellt, um den erweiterten Parameter-

bereich besser beurteilen zu können. Es wird hierzu bewusst ein relativ niedriger Spaltein-

trittsdruck von 10 mbar gewählt, um die fehlende Abbildung der Kompressibilität des LBGK 

Modells zu umgehen. Dennoch treten die größten Abweichungen bei kurzen Spaltlängen zwi-

schen 0,1 und 1,5 mm auf. In diesem Bereich überschreitet der von dem LBGK Modell be-
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rechnete Massenstrom den Wert des theoretisch maximalen Massenstroms (Gl. 4.7) und er-

reicht einen normierten Massenstrom größer als Eins. Für den restlichen Parameterbereich 

lässt sich jedoch eine gute Übereinstimmung feststellen, wobei die maximalen relativen Ab-

weichungen für eine Spaltlänge von 28 mm auftreten. Hauptursache sind hierbei die bereits an 

den Stützstellen vorliegenden Abweichungen zwischen den Modellen. Somit kann durch ge-

schickte Ausnutzung der geometrischen Ähnlichkeit und Kombination verschiedener Spalt-

konturen die Grenze der Modellierung mittels VR3 erweitert werden. 

 

Die Problematik der eingeschränkten geometrischen Modellierungsmöglichkeit existiert eben-

falls für die Spaltkontur VR1, welche durch den Radius der einseitig gekrümmten Spaltberan-

dung beschrieben wird. Eine Erweiterung der Konturreihe in den Randbereichen ist bereits 

durch [3] vorgeschlagen, jedoch in KaSim bisher nicht umgesetzt worden [5]. Erneut werden 

die Sonderkonturen VR9_1 und VR9_3 zur Betrachtung der Grenzwerte kleiner bzw. extrem 

großer Radien eingesetzt. Im Gegensatz zur Konturreihe VR3 kann jedoch noch zusätzlich die 

Konturreihe VR5 betrachtet werden, da diese geometrisch vergleichbar ist [3]. Eine Darstel-

lung der kombinierten Konturreihe findet sich in Abbildung 4.5. 

 

 
Abbildung 4.5: Spaltkontur VR1 im Kontext der Kontur VR5 und den Sonderkonturen VR9_1 und 

VR9_3 nach [3] 

 

Eine Auswertung des erweiterten Parametervergleichs für feste strömungsmechanische Rand-

bedingungen ist in Abbildung 4.6 abgebildet. Ein Vergleich mit einem alternativen Berech-

nungsmodell steht nicht zur Verfügung, dennoch erscheint die Erweiterung im Vergleich zu 

dem ursprünglichen Parameterbereich schlüssig. Um für die Interpolation zwischen dem nor-
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mierten Massenstrom der Blendenkontur VR9_1 und der Kontur VR5 erneut eine logarithmi-

sche Interpolation verwenden zu können, wird der repräsentative Radius der Blende als 0.1 

mm definiert. Der theoretisch unendlich große Radius des planparallelen Spaltes wird aus 

numerischen Gründen auf den Wert von 999 mm begrenzt. 

 

 
Abbildung 4.6:  Normierter Massenstrom δ der erweiterten Spaltkontur VR1 als Funktion des Krüm-

mungsradius r  
hspalt = 0,15 mm, bspalt = 100 mm  
Eintrittsdruck pE = 10 mbar, Druckverhältnis Π = 0,1, Eintrittstemperatur TE = 20 °C 

 

Eine weitere Spaltkontur, welche sich für die Modellierung der Spaltverbindungen im Rah-

men dieser Arbeit eignet, ist die Kontur VR7. Diese Spaltform zeichnet sich durch eine sym-

metrische Aufweitung der Spaltberandung aus, welche durch einen Winkel als Parameter 

geometrisch beschrieben wird. Da für diese Spaltkontur von [3] nur die Parameter 10° und 

45° untersucht wurden, wird für diese Spaltkontur ebenfalls eine Betrachtung der Grenzwerte 

für die Winkel von 0° und 90° mit Hilfe der Spaltkonturen VR9_3 und VR9_1 vorgenommen 

(Abbildung 4.7). 
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Abbildung 4.7: Spaltkontur VR7 im Kontext der Sonderkonturen VR9_1 und VR9_3 nach [3] 

 

 
Abbildung 4.8: Normierter Spaltmassenstrom δ der erweiterten Spaltkontur VR7 als Funktion der 

Spaltaufweitung α  
hspalt = 0,15 mm, bspalt = 100 mm  
Eintrittsdruck pE = 10 mbar, Druckverhältnis Π = 0,1, Eintrittstemperatur TE = 20 °C 

 

Für den Fall, dass der Winkel der Spaltaufweitung gegen 0° konvergiert, kann die Spaltkontur 
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Kontur VR9_1 verwendet. Der normierte Massenstrom bei Variation des Spaltparameters für 

eine konstante Spalthöhe und konstante Ein- und Austrittsbedingungen ist in Abbildung 4.8 

dargestellt. Im Kontext der beiden Grenzwerte ist ein kontinuierlicher Anstieg des normierten 

Massenstroms mit zunehmendem Winkel festzustellen, der durch eine logarithmische Interpo-

lation deutlich besser abgebildet wird, als die bisher verwendete lineare Interpolation [5]. Für 

den Parameterbereich zwischen 0 und 10° bzw. 45 und 90° wird eine lineare Interpolation 

angenommen. 

 

Die hier im Detail diskutierten Änderungen an der Struktur der Spaltströmungsberechnung 

auf Basis der Messdatenbasis werden in gleicher Form auch auf die Simulationsdatenbasis für 

den Einfluss der bewegten Spaltberandung übertragen [6], so dass die erweiterte geometrische 

Modellierungsvielfalt ebenfalls für dieses Spaltströmungsmodell verfügbar ist. Eine Beson-

derheit ergibt sich bei den Simulationsdaten dadurch, dass neben der Durchlaufwahrschein-

lichkeit P12 (Gl. 4.9) auch die zugehörige Einlassfläche mit einer passenden Strategie berech-

net bzw. interpoliert werden muss. 

 

4.2.3 Temperatur- und Gasartabhängigkeit 

Die Abbildung der Temperatur- und Gasartabhängigkeit ist mit Hilfe des Spaltströmungsmo-

dells auf Basis der Messdaten nicht direkt realisierbar, da die grundlegenden Messungen diese 

beiden Einflussfaktoren nicht als Parameter berücksichtigen. Daher ist die Anwendung einer 

geeigneten Ähnlichkeitstheorie zur Übertragung der Ergebnisse erforderlich. Die Anwendung 

einer vollständigen Ähnlichkeit setzt dabei die geometrische und physikalische Ähnlichkeit 

voraus. Im vorliegenden Fall ist die Einhaltung der geometrischen Ähnlichkeit immer ge-

währleistet, da lediglich die strömungsmechanischen Randbedingungen variiert werden, die 

betrachtete Geometrie jedoch unverändert bleibt. Zur Beurteilung der physikalischen Ähn-

lichkeit wird die zur Quantifizierung der Spaltströmung maßgebliche Knudsen-Zahl verwen-

det [5]. Die Knudsen-Zahl wird aus Sicht der molekularen Kinetik als Verhältnis aus freier 

mittlerer Weglänge und freier lichter Weite, in diesem Fall der Spalthöhe, definiert (Gl. 1.1). 

Unter der Annahme, dass die lichte Weite dem hydraulischen Ersatzdurchmesser des Strö-

mungsquerschnittes entspricht, kann die Knudsen-Zahl nach [3] auch als Quotient aus Mach-

Zahl Ma und Reynolds-Zahl Re dargestellt werden (Gl. 4.10). 

 

Re
MaKn =     für    spaltchar hl =  Gl. 4.10 
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Damit bedeutet die Einhaltung der Knudsenähnlichkeit für eine Kontinuumsströmung, dass 

eine gleichzeitige Einhaltung der Ähnlichkeit hinsichtlich Mach-Zahl und Reynolds-Zahl in 

der Regel nicht möglich ist, da sich beide Kennzahlen im gleichen Maße verändern müssen. 

Es wird im Weiteren von einer unvollständigen Ähnlichkeit ausgegangen, bei der die 

Knudsen-Zahl als wichtigste Ähnlichkeitskennzahl zu Beurteilung der Strömungsverhältnisse 

von verdünnten Strömungen definiert wird [104]. Der normierte Massenstrom wird nicht 

mehr als Funktion des absoluten Spalteintrittsdruckes betrachtet, sondern als Funktion der 

Knudsen-Zahl am Spalteintritt. Diese ist für die experimentellen Daten bekannt und kann in 

der Simulation für den jeweils aktuellen Zustand am Spalteintritt bestimmt werden. Ein Ver-

gleich der Ergebnisse auf Basis der Knudsen-Zahl Ähnlichkeitsbetrachtung im Vergleich mit 

dem Modell LBGK ist im Folgenden dargestellt (Abbildung 4.9). 

 

 
Abbildung 4.9:  Normierter Massenstrom δ als Funktion der Spalteintrittstemperatur TE am Beispiel der 

Spaltkontur VR3 im Vergleich mit dem Modell LBGK   
hSpalt =0,15 mm, bSpalt =100 mm, lSpalt = 5 mm  
Eintrittsdruck pE = 10 mbar, Druckverhältnis Π ≅ 0 

 

Der normierte Massenstrom als Funktion der Eintrittstemperatur nimmt, bei ansonsten identi-
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einen vergleichbaren qualitativen Trend, allerdings ist dieser Trend für den normierten Mas-

senstrom auf Basis der Messdaten deutlich stärker ausgeprägt als bei dem Modell LBGK. 

Diese Abweichung ist wahrscheinlich auf die grundlegenden Unterschiede der Modelle zu-

rückzuführen. Das Modell LBGK bildet den Einfluss der Temperatur direkt als Teil des Mo-

dells ab, wohingegen für das Messdatenmodell eine Anpassung des Eintrittsdruckes für das 

Interpolieren in der Datenbank vornimmt, so dass die Knudsen-Zahl der des Experimentes 

entspricht. Da sich die beiden Modelle jedoch bei alleiniger Variation des Eintrittsdruckes 

unterscheiden (Abbildung 4.2), übertragen sich diese Abweichungen dann entsprechend auf 

den normierten Massenstrom bei Variation der Eintrittstemperatur. Dennoch ist, im Vergleich 

mit dem Modell LBGK, die Korrektur der Spaltmassenströme auf Basis der Knudsen-Zahl in 

der Lage, die Physik der Spaltströmung qualitativ richtig wiederzugeben. 

 

Im nächsten Schritt wird der Sonderfall der molekularen Strömung basierend auf den simu-

lierten Durchlaufwahrscheinlichkeiten betrachtet. Als Randbedingung für die durchgeführten 

Simulationen nennt [6] eine isotherme Strömung, in der es weder eine Temperaturdifferenz 

zwischen Spalteinlass und -auslass noch zwischen der Gasphase der Strömung und den be-

grenzenden Berandungen gibt. Bei der Modellierung in KaSim müssen hierzu zwei Fälle un-

terschieden werden, da KaSim prinzipiell zwischen diabaten und adiabaten Spaltverbindun-

gen unterscheidet. 

 

Für die diabate Spaltverbindung liegen zur Berechnung des Wärmeübergangs Informationen 

über die Temperatur der an den Spalt angrenzenden Bauteiloberflächen vor. Diese Information 

kann dann genutzt werden, um die Gastemperatur im Spalt zu bestimmen. Diese kann sich 

dann von der eigentlichen Spalteintrittstemperatur unterscheiden. Der Spezialfall, bei dem die 

Moleküle den Spalt kollisionsfreier passieren, ist nicht abgedeckt. Dieser Fall ist theoretisch 

von Bedeutung, da die mittlere Geschwindigkeit dieser Moleküle durch die Gastemperatur am 

Eintritt bestimmt ist und nicht durch die Berandungstemperatur. Praktisch spielt dieser Effekt 

in den meisten Fällen eine untergeordnete Rolle, da nur ein geringer Anteil der Moleküle den 

Spalt tatsächlich kollisionsfrei passieren kann. 

 

Im Fall einer adiabaten Spaltverbindung sind in KaSim keine Informationen über die Tempe-

ratur der Spaltberandungen verfügbar, so dass immer von der Prämisse ausgegangen werden 

muss, dass Gastemperatur am Spalteintritt und Berandungstemperatur identisch sind. 
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Daraus ergibt sich für die Simulation in KaSim die Herausforderung, den Einfluss der Gas-

temperatur richtig abzubilden. Für molekulare Strömungsbedingungen kann der Einfluss der 

Temperatur auf den Spaltmassenstrom ṁSpalt zunächst auf eine Veränderung der mittleren 

Teilchengeschwindigkeit c� reduziert werden (Gl. 4.11). 

 

pPA
c
12m 12Spalt ∆⋅⋅⋅⋅

p
=  Gl. 4.11 

 

Dieser Fall gilt jedoch nur für den Sonderfall der stehenden Spaltberandungen, da dann die 

Durchlaufwahrscheinlichkeit der Spaltgeometrie nicht von der Temperatur abhängig ist. Ist 

mindestens eine der beiden Berandungen bewegt, so führt die Impulsüberlagerung bei Wand-

kollisionen dazu, dass auch die Durchlaufwahrscheinlichkeit von der mittleren Teilchenge-

schwindigkeit und somit von der Temperatur abhängt. 

 

 
Abbildung 4.10: Vergleich der Durchlaufwahrscheinlichkeit P12 des VR3 als Funktion der Geschwindig-

keit cA einer Berandung bei Variation der mittleren Teilchengeschwindigkeit 𝐜̅𝐜 
hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
Eintrittstemperatur TE = 20 °C, Wandtemperatur TW = 20 °C 
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Dieser Sachverhalt ist in Abbildung 4.10 illustriert. Eine negative Geschwindigkeit wirkt der 

Strömungsrichtung entgegen, eine positive Geschwindigkeit wirkt bei der Impulsübertragung 

in Strömungsrichtung. Der Einfluss der angenommenen mittleren Teilchengeschwindigkeit 

auf die Durchlaufwahrscheinlichkeit ist deutlich sichtbar und stellt sich, je nach Richtung der 

Berandungsgeschwindigkeit, unterschiedlich dar. Einzig für den Sonderfall der unbewegten 

Berandung sind alle Durchlaufwahrscheinlichkeiten identisch. Durch diese Betrachtung lässt 

sich zeigen, dass die simulierten Durchlaufwahrscheinlichkeiten basierend auf absoluten Ge-

schwindigkeiten für die Test-Partikel und die Berandung auch nur unter diesen Bedingungen 

verwendet werden dürfen. Eine abweichende Gastemperatur am Spalteintritt kann nicht abge-

bildet werden. Aus diesem Grund erscheint es erfolgversprechend den Einfluss der dimensi-

onslosen Berandungsgeschwindigkeit auf die Durchlaufwahrscheinlichkeit zu untersuchen. 

Hierbei wird die Berandungsgeschwindigkeit auf die jeweilige Testpartikelgeschwindigkeit 

bezogen. Das Ergebnis dieser Betrachtung ist in Abbildung 4.11 zu sehen. 

 

 
Abbildung 4.11: Vergleich der Durchlaufwahrscheinlichkeit P12 des VR3 als Funktion der dimensionslo-

sen Berandungsgeschwindigkeit cA/𝐜̅𝐜 einer Berandung bei Variation der mittleren Teil-
chengeschwindigkeit 𝐜̅𝐜 
hSpalt = 0,15 mm, bSpalt =100 mm, lSpalt = 5 mm  
Eintrittstemperatur TE = Wandtemperatur TW 
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Die Betrachtung der Durchlaufwahrscheinlichkeit als Funktion der dimensionslosen Beran-

dungsgeschwindigkeit zeigt, dass für den Anwendungsfall des Einzelspaltes der Einfluss der 

mittleren Teilchengeschwindigkeit durch die Einführung einer dimensionslosen Berandungs-

geschwindigkeit abgebildet werden kann. Diese Erkenntnis kann in KaSim genutzt werden, 

um von der Test-Partikel-Simulation abweichende mittlere Teilchengeschwindigkeiten zu 

berücksichtigen. Als Lösung ist naheliegend, die Simulationsdaten als Funktion der dimensi-

onslosen Berandungsgeschwindigkeit darzustellen. Da diese Lösung jedoch eine Vielzahl an 

Veränderungen an der Implementierung erfordert, wird eine alternative Lösung umgesetzt. 

 

Hierzu wird die mit Hilfe der Modellfrequenz ermittelte absolute Berandungsgeschwindigkeit 

cA in eine effektive Berandungsgeschwindigkeit cA,eff umgerechnet, indem sie mit dem Quoti-

enten aus der in der Testpartikel-Simulation angesetzten Teilchengeschwindigkeit c�sim und der 

aktuellen mittleren Teilchengeschwindigkeit c� multipliziert wird (Gl. 4.12). 

 

c
ccc sim

Aeff,A ⋅=  Gl. 4.12 

 

Diese effektive Berandungsgeschwindigkeit kann nun direkt zur Bestimmung der Durchlauf-

wahrscheinlichkeit mit Hilfe der Simulationsdatenbank verwendet werden, ohne dass eine 

Anpassung der Schnittstellen und Daten erforderlich ist. 

 

Durch die beschriebene Betrachtung der Temperaturabhängigkeit der molekularen Spaltströ-

mungsberechnung wird nicht nur der Einfluss der Absoluttemperatur wiedergegeben, es wird 

auch der Effekt des thermischen Kriechens vollständig erfasst [2]. Das thermische Kriechen 

stellt eine Spaltströmungsform dar, welche nicht durch einen Potentialunterschied im Druck 

sondern in der Temperatur getrieben wird. Das Modell von [12] berücksichtigt ebenfalls den 

Effekt des thermischen Kriechens, so dass die Ergebnisse beider Modelle bei gleichem Ein- 

und Austrittsdruck für verschiedene Auslasstemperaturen verglichen und im Folgenden kurz 

gegenüber gestellt werden (Abbildung 4.12). 
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Abbildung 4.12: Normierter Massenstrom δ des VR3 bei thermischem Kriechen im Vergleich mit dem 

Modell LBGK als Funktion der dimensionslosen Austrittstemperatur TA/TE  
hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
Druckverhältnis Π = 1, Knudsenzahl am Eintritt KnE = 4,4 

 

Für eine dimensionslose Austrittstemperatur von Eins entspricht die Austrittstemperatur der 

Eintrittstemperatur und beide Modelle berechnen einen normierten Massenstrom von Null, da 

weder ein Druck- noch Temperaturgefälle existiert. Mit zunehmender Austrittstemperatur 

ergibt sich für beide Modelle ein Anstieg des normierten Massenstroms. Die Zunahme ist qua-

litativ vergleichbar, absolut ergeben sich jedoch deutliche Differenzen. Diese sind auf die 

Strömungsform bei einem Spalteintrittsdruck von 0,1 mbar zurückzuführen. Bei diesem 

Druck liegt im Spalt eine Strömung im Übergangsbereich vor und das für den VR3 berechnete 

Ergebnis wird per Interpolation bestimmt [6]. Aus diesem Grund ist es sinnvoll, eine Variation 

des Ein- und Auslassdruckes bei einem konstanten Druckverhältnis von Eins durchzuführen 

und dabei die Temperaturdifferenz ebenfalls konstant zu halten (Abbildung 4.15). 
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Abbildung 4.13: Normierter Massenstrom δ des VR3 bei thermischem Kriechen im Vergleich mit dem 

Modell LBGK als Funktion der Knudsen-Zahl bei konstanter Temperaturdifferenz 
hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
Druckverhältnis Π = 1, Eintrittstemperatur TE = 20 °C, Austrittstemperatur TA = 220 °C 

 

Der Effekt des thermischen Kriechens ist vorrangig in molekularen Strömungen zu beobach-

ten. Dieses Verhalten wird von beiden Modellen auch derart wiedergegeben, dass sie für den 

Bereich kleiner Drücke und somit hoher Knudsen-Zahlen einen größeren normierten Massen-

strom bestimmen und für hohe Drücke der Kontinuumströmung der normierte Massenstrom 

gegen Null konvergiert. Auffällig ist, dass für das Modell LBGK nicht bei einer Knudsen-

Zahl von 0,5 der maximale normierte Massenstrom erreicht wird, sondern erst bei einer 

Knudsen-Zahl größer als 1000. Jedoch sind auch in dem Übergangsbereich bereits deutliche 

Unterschiede feststellbar, welche auch in Abbildung 4.12 ersichtlich sind. Die Hauptursache 

liegt in der von [6] vorgeschlagenen empirischen Interpolation des Massenstroms im Über-

gangsbereich zwischen molekularer und Kontinuumsströmung. Diese Annahme führt zwar 

dazu, dass der nur in der molekularen Strömung vorhandene Effekt mit sinkender Knudsen-

Zahl abnimmt, jedoch ist dieser Ansatz für diesen Anwendungsfall möglicherweise zu stark 

vereinfacht bzw. müssen die Knudsen-Zahlen für die Übergänge zwischen den Strömungs-

formen je nach Spaltströmungsart, temperatur- oder druckgetrieben, unterschiedlich festgelegt 
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werden. Dennoch können durch das erweiterte Mess- und Simulationsdatenmodell alle rele-

vanten Einflüsse qualitativ richtig und quantitativ angemessen wiedergegeben werden. 

 

Der Einfluss der Gasart kann, ähnlich wie der Einfluss der Temperatur, für das Spaltströ-

mungsmodell basierend auf Messdaten nur durch Anwendung von Ähnlichkeitskriterien ab-

gebildet werden. Als Ähnlichkeitskennzahl wird erneut die Knudsen-Zahl verwendet und an-

genommen, dass die Strömungsverhältnisse bei Variation der Gasart vergleichbar sind, wenn 

die Knudsen-Zahlen am Eintritt des Spaltes gleich sind. Auf diesem Weg lässt sich auch für 

ein abweichendes Gas ein normierter Massenstrom bestimmen. Zur Bestimmung des absolu-

ten Massenstroms wird dann in Gl. 4.7 der theoretisch maximale Massenstrom für die abwei-

chende Gasart berechnet. 

 

 
Abbildung 4.14: Normierter Massenstrom δ des VR3 als Funktion der Knudsen-Zahl für Wasserstoff im 

Vergleich mit dem Modell LBGK  
hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
Druckverhältnis Π ≅ 0, Eintrittstemperatur TE = 20 °C 

 

Ein Vergleich am Beispiel des VR3 im Vergleich mit dem Modell LBGK ist in Abbildung 

4.14 für Wasserstoff als Gasart gezeigt. Obwohl, wie bereits diskutiert, zwischen beiden Mo-
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delle prinzipielle Unterschiede bestehen, liefert die Knudsen-Zahl-Ähnlichkeit für die Be-

rechnung basierend auf Messdaten eine gute Übereinstimmung für alle Strömungsformen.  

 

Für die molekulare Strömung unter Berücksichtigung der bewegten Spaltberandungen ist 

durch die Umsetzung der Temperaturabhängigkeit auch bereits implizit die Gasartabhängig-

keit berücksichtigt, da sowohl die Temperatur als auch die Gasart auf molekularer Ebene le-

diglich die mittlere Teilchengeschwindigkeit verändern. 

 

4.3 Gasrücktransport über Oberflächen 

Obwohl Spaltströmungen für trockenlaufende Rotationsverdrängermachinen oftmals den do-

minierenden Verlustmechanismus darstellen, zeigt die Forschung an Wälzkolben-

Vakuumpumpen, dass mit zunehmender Verdünnung der Strömung in Spalten und Arbeits-

kammern ein weiterer Wirkmechanismus an Einfluss gewinnt. Am Beispiel gemessener Kom-

pressionsverhältnisse bei Nulldurchsatz ist das Absinken der maximal erreichbaren Kompres-

sionsverhältnisse mit sinkendem Vorvakuumdruck nicht ausschließlich auf die Spaltströmun-

gen zurückzuführen. Numerische Simulationen, basierend auf der Test-Partikel-Methode [70], 

zeigen, dass die Drehzahl zwar für einen festen Vorvakuumdruck einen signifikanten Einfluss 

auf das Kompressionsverhältnis nehmen kann, aber nicht erklärt, wodurch das mit sinkendem 

Vorvakuumdruck abnehmende Kompressionsverhältnis bedingt ist. Untersuchungen an Wälz-

kolben-Vakuumpumpen zeigen, dass ein zusätzlicher Gastransportmechanismus existiert, 

welcher ursächlich an die inneren Oberflächen der Vakuumpumpe gekoppelt ist [2] [6] [105].  

 

In den folgenden Teilkapiteln wird zunächst ein Überblick über die Nomenklatur und die 

grundlegender Aspekte des physikalischen Wirkmechanismus gegeben, um dann im An-

schluss auf die Details der Modellierung in KaSim einzugehen. Diese umfassen die Abbildung 

des Adsorbens sowie der Sorptionskinetik in differentieller und integraler Form. 

 

4.3.1 Mechanismen der Ad- und Desorption 

Die Interaktion einer technischen Oberfläche eines Festkörpers im Phasengrenzgebiet mit 

einer Gasphase wird durch den Oberbegriff Sorption thematisch zusammengefasst. Diese In-

teraktion umfasst die Anreicherung von Gasmolekülen an und in der Oberfläche des Festkör-

pers sowie die entsprechende Umkehr des Prozesses durch Abgabe von Gasmolekülen an die 

angrenzende Gasphase. Der aufnehmende Festkörper wird als Adsorbens bezeichnet, die po-
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tentiell für eine Verbindung zur Verfügung stehende Moleküle werden Adsorptiv genannt 

(Abbildung 4.15). Der Prozess der Anreicherung wird als Adsorption bezeichnet, sofern die 

Moleküle, welche das Adsorbat bilden, eine reversible Verbindung mit dem Festkörper oder 

anderen, bereits adsorbierten Molekülen eingehen. Liegt eine, meist durch Diffusion begleite-

te, irreversible Bindung vor, bei der die Moleküle in die molekulare Struktur des Festkörpers 

eindringen, wird der Vorgang als Absorption oder Okklusion bezeichnet. [2] 

 

 
Abbildung 4.15: Ad- und Absorption von Gasteilchen an einem Festkörper 

 

Die Umkehrung des Prozesses der Sorption beschreibt die Desorption bei dem sich das Ad-

sorbat von der Oberfläche des Adsorbens löst (Abbildung 4.16). Die Umkehr des Absorpti-

onsvorganges wird hingegen mit dem Begriff der Ausgasung beschrieben. Da bei makrosko-

pischer Betrachtung diese beiden Vorgänge nicht immer zu Trennen sind, wird in der Regel 

der zusammenfassende Oberbegriff der Desorption verwendet. [2] 

 

 
Abbildung 4.16: Desorption und Ausgasung von Gasteilchen aus einem Festkörper 
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Die Anzahl an adsorbierten Molekülen und damit die Menge des Adsorbats werden mit Hilfe 

des Bedeckungsgrads Θ quantifiziert. Der Bedeckungsgrad ist als das Verhältnis der Teilchen-

anzahl auf der Oberfläche N im Verhältnis zur Teilchenanzahl einer sogenannten Monoschicht 

Nmono definiert (Gl. 4.13) 

 

monoN
N

=Θ  Gl. 4.13 

 

Eine Monoschicht und damit ein Bedeckungsgrad von Eins ist dann gegeben, wenn jeder freie 

Platz auf der Oberfläche durch genau ein Molekül der Gasphase belegt ist. Sind noch freie 

Plätze vorhanden, ist der Bedeckungsgrad kleiner als Eins. Entstehen mehrere Schichten 

übereinander, so nimmt der Bedeckungsgrad Werte größer als Eins an. Die Beschreibung der 

Bildung weiterer Schichten ist dabei weitaus komplexer, da die Moleküle bei der Adsorption 

nicht nur mit dem Adsorbens interagieren, sondern auch mit den bereits adsorbierten Molekü-

len. Bei der Bildung extrem vieler Schichten geht der Effekt der Adsorption in die makrosko-

pische Kondensatbildung über (Abbildung 4.17). 

 

 
Abbildung 4.17: Verschiedene Möglichkeiten der Oberflächenbelegung durch Gasteilchen 

 

Die Basis für die mikroskopischen Vorgänge der Sorption stellen physikalische und chemi-

sche Bindungsreaktionen zwischen den Gasmolekülen und dem Festkörper dar. Bei einem 

metallischen Festkörper befinden sich die Atome normalerweise in einer regelmäßigen Git-

terstruktur. An den Oberflächen eines Festkörpers ist die Regelmäßigkeit des Gitters durch die 

fehlenden Bindungspartner jedoch unterbrochen. Die hieraus resultierende Oberflächenener-

gie stellt ein Maß für die Bindungsfähigkeit der Moleküle dar. Die Bindung der Moleküle 

wird mit Hilfe der zugrunde liegenden energetischen Wechselwirkung eingestuft. Bei der 
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Physisorption werden Gasmoleküle durch intermolekulare Kräfte (Dipolkräfte, Dispersions-

kräfte und repulsive Kräfte) in einem Bindungszustand gehalten [18]. Diese Wechselwirkung 

kann mit Hilfe des Lennard-Jones-Potentials quantifiziert werden und verdeutlicht, dass es 

sich um eine Bindungsform mit niedrigem Energieniveau handelt, so dass ein durch Phy-

sisorption adsorbiertes Gas durch z.B. geringfügige Änderungen im Zustand der Gasphase 

eine Aktivierungsenergie erhält und die Bindung aufbrechen kann. Demgegenüber steht die 

Chemisorption, welche eine energetisch deutlich stärkere Form der Bindung zwischen Adsor-

bens und adsorbierten Teilchen beschreibt, da die Chemisorption oftmals mit einer Dissoziati-

on der Gasmoleküle einhergeht und diese in atomarer Form bindet. Für diesen Vorgang steht 

mit dem Morse-Potential ebenfalls eine Möglichkeit zur Quantifizierung zu Verfügung. Durch 

das hohe energetische Potential einer solchen Verbindung ist gleichermaßen die zeitliche Sta-

bilität im Vergleich zur Physisorption deutlich höher, so dass im Rahmen dieser Arbeit aus-

schließlich Physisorption als Bindungsart betrachtet wird [2].  

 

Typischerweise wird der Gesamteinfluss der thermodynamischen Randbedingungen und der 

Stoffeigenschaften auf den Prozess der Ad- und Desorption durch eine Schar von Sorptions-

isothermen beschrieben. Es existiert eine Vielzahl an Sorptionsisothermen, die für verschiede-

ne Anwendungsfälle, Randbedingungen oder Materialpaarungen gültig sind [106]. Das Kon-

zept der Sorptionsisothermen geht dabei von einem Gleichgewichtszustand aus, bei dem die 

zeitliche Änderung des Bedeckungsgrads unendlich klein wird. Dieser Zustand ist dann er-

reicht, wenn die Anzahl an adsorbierenden und desorbierenden Molekülen gleich groß ist. Die 

Anwendung einer Sorptionsisothermen impliziert somit, dass die Ad- und Desorptionsvor-

gänge quasi-stationär verlaufen. Dies ist nur dann gegeben, wenn die zeitliche Änderung der 

intensiven Zustandsgröße wie Druck und Temperatur im Adsorptiv klein genug sind. Für die 

relative zeitliche Druckänderung muss folgende Ungleichung erfüllt sein, damit der Bede-

ckungsgrad der Druckänderung folgen kann. Die rechte Seite der Ungleichung wird durch die 

Haftwahrscheinlichkeit s, die Oberfläche des Adsorbens A, das Volumen des Adsorptivs V 

und die mittleren Teilchengeschwindigkeit c� gebildet (Gl. 4.14) [19]. 

 

4V
cAs

dt
dp

p
1

⋅
⋅

⋅<<⋅  Gl. 4.14 

 

Diese Ungleichung wird im Folgenden für eine exemplarische Arbeitskammer evaluiert. Hier-

zu wird zunächst eine Umstellung vorgenommen, so dass eine dimensionslose Druckände-
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rungsgeschwindigkeit C entsteht, welche nach Gl. 4.14 deutlich kleiner als Eins sein muss 

(Gl. 4.15).  

 

1C

4V
cAs

dt
pp

p
1

Kammer

Kammer

EV

E <<=

⋅
⋅

⋅

−
⋅

 Gl. 4.15 

 

Die Kennzahl wird für eine exemplarische K0-Kurve des Screw Vacuum Blowers bei einer 

Drehzahl von 15.000 min-1 bestimmt. Darüber hinaus ergibt sich aus der Drehzahl und der 

Hauptrotorzähnezahl der Zeitraum in dem sich der Hauptrotor um den Zahnteilungswinkel 

dreht. Dies dient als Abschätzung für die Zeit, in der die maximale Druckänderung auftreten 

darf. Eine exemplarische Auswertung der Kennzahl für die auftretende Druckänderung bei 

maximalen Kompressionsverhältnissen und einer Drehzahl von 15.000 min-1 ist in Abbildung 

4.18 dargestellt. 

 

 
Abbildung 4.18: Dimensionslose Druckänderungsgeschwindigkeit C in einer Arbeitskammer  

VKammer = 4,47∙10-4 m³, AKammer = 8,75∙10-3 m², Haftwahrscheinlichkeit s = 0,3   
Zeitraum der Druckänderung dt = 1,33∙10-3 s 
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Auffällig ist, dass für den gesamten Vorvakuumdruckbereich, der für den Screw Vacuum 

Blower relevant ist, die Kennzahl für die Druckänderungsgeschwindigkeit größer oder sogar 

deutlich größer als Eins ist. Auch in dem Druckbereich, in dem der Gasrücktransport eine 

signifikante Rolle spielt, deutet sich an, dass nicht grundsätzlich angenommen werden kann, 

dass die Zustandsänderung der Oberflächenbedeckung zeitlich synchron mit der Änderung 

der intensiven Zustandsgrößen in der Arbeitskammer verläuft. Aus diesem Grund sollte der 

Mechanismus der Ad- und Desorption nicht mit Hilfe einer Sorptionsisotherme abgebildet 

werden, damit transiente Effekte nicht a priori vom Ergebnis ausgeschlossen werden. 

 

Ziel der Modellierung des Gasrücktransportes im Rahmen dieser Arbeit ist die Erhöhung der 

Modellierungstiefe, so dass der physikalische Prozess der Ad- und Desorption im Detail ab-

gebildet wird. Hierzu ist, neben empirischen Herleitungen, das kinetische Modell bekannt, um 

den quasi-stationären Zustand der Sorptionsisotherme zu ermitteln [17]. Das kinetische Mo-

dell basiert auf der Annahme, dass ein Gleichgewichtszustand dann eintritt, wenn die Anzahl 

der ad- und desorbierenden Moleküle gleich groß ist. Mit Hilfe des kinetischen Modells ist es 

z.B. möglich, den Vorgang der Sorption auf molekularer Ebene zu simulieren [107]. Der hohe 

Grad an Anschaulichkeit sowie die Flexibilität des Modells durch die Abstraktion in Form von 

Ad- und Desorptionsraten sind zwei wesentliche Gründe, das kinetische Modell im Rahmen 

dieser Arbeit zu adaptieren. Die Modellierung in KaSim muss dazu dem grundlegenden Kon-

zept von Kapazitäten und Verbindungen genügen. Dementsprechend sind zwei wesentliche 

Schnittstellen zu erfüllen, der Austausch von Masse und innerer Energie in Form einer diffe-

rentiellen Verbindung sowie die Beschreibung des Zustands des Adsorbens in Form einer Ka-

pazität. 

 

4.3.2 Abbildung des Adsorbens als Kapazität 

Für die Modellierung eines Adsorbens in KaSim ist es erforderlich, den Zustand des adsor-

bierten Fluides zu beschreiben und zu modifizieren. Dies umfasst die Abbildung des Fluides 

und seiner Eigenschaften sowie die Möglichkeit relevante physikalische Größen für Modelle 

der Ad- und Desorptionskinetik wie den Bedeckungsgrad berechnen zu können. KaSim stellt 

hierzu keine brauchbare Schnittstelle zur Verfügung. Für die Modellierung von z.B. Arbeits-

kammern existiert zwar das Konzept der FluidCapacity [49], diese Schnittstelle ist je-

doch ungeeignet, da es z.B. die Definition eines Druckes erfordert. Diese Information ist für 

einen Adsorbens nicht sinnvoll zu implementieren. Aus diesem Grund wird mit der Fluid-

Surface ein neues Konzept vorgestellt, welches auf die Bedürfnisse der Sorption angepasst 
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ist und darüber hinaus ausdrücken kann, dass die Berechnung von Sorption nur zwischen ei-

ner FluidCapacity und FluidSurface möglich ist. Die neue Schnittstelle stellt alle 

für die Berechnung der Ad- und Desorptionskinetik benötigten Informationen über die Größe 

der Oberfläche, ihre Temperatur, aktuelle Bedeckung sowie den Werkstoff zur Verfügung. 

 

Zur Modellierung sich zyklisch verändernder Oberflächen wird ebenfalls eine phasenabhän-

gige Variante FluidSurfacePrd implementiert. Durch die Möglichkeit, dass der Flä-

cheninhalt einer phasenabhängigen Fläche zu Null wird, muss ein zur Arbeitskammer ver-

gleichbarer Mechanismus umgesetzt werden, der dafür Sorge trägt, dass der Grenzfall einer 

verschwindenden Fläche numerisch stabil abläuft und die Kapazität nicht in einen undefinier-

ten Zustand übergehen kann. Hierzu wird vereinfachend angenommen, dass eine Fläche im-

mer dann verschwindet, wenn die verbundene Arbeitskammer ebenfalls verschwindet 

(Abbildung 3.3). 

 

Die Überprüfung des Konvergenzkriteriums für die aktuelle normierte Phase muss diesen 

neuen Kapazitätstyp mit einschließen, da ein Adsorbens per Definition einen veränderlichen 

Zustand aufweist und somit das Konvergenzverhalten und das Ergebnis der Berechnung be-

einflusst. Die Berechnung des relativen Fehlers zwischen zwei Zuständen bei gleichem Pha-

senwert erfolgt, mathematisch analog zum relativen Fehler einer Fluidkapazität (Gl. 3.5), je-

doch auf Basis des Bedeckungsgrades der Oberfläche (Gl. 4.16),  

 

1s,i

1s,is,i
ix

−

−

Θ
Θ−Θ

=δ  Gl. 4.16 

 

Diese Größe schließt damit eine Änderung der Masse mit ein, da sich der Bedeckungsgrad 

proportional zur adsorbierten Gasmasse verhält. Darüber hinaus beeinflusst der Bedeckungs-

grad der Oberfläche maßgeblich den Prozess der Sorption zwischen der Fluidkapazität und 

dem Adsorbens, so dass eine Konvergenz im Bedeckungsgrad ebenfalls eine Konvergenz des 

Sorptionsmassenstroms impliziert. 

 

4.3.3 Abbildung der Sorptionskinetik als differentielle Verbindung 

Der physikalische Effekt der Sorption, im Sinne des Transfers von Masse und Enthalpie in 

Form von Molekülen durch das Phasengrenzgebiet, wird in einer differentiellen Verbindung 



125 

umgesetzt. Da es sich, auch im Sinne von KaSim, nicht um eine Spaltverbindung handelt, 

wird eine neue Schnittstelle CFluidSurfaceConnection definiert. Diese neue Schnitt-

stelle zerlegt, als Adaption des kinetischen Prozesses, die Sorption in die unabhängigen Teil-

prozesse Adsorption und Desorption. Basierend auf den Arbeiten von z.B. Langmuir [16], 

Freundlich [15] oder Temkin [108] kann jeweils ein mathematisches Modell zur Beschreibung 

der Ad- und Desorptionsrate aufgestellt werden. Es wird jedoch die konkrete Betrachtung 

eines einzelnen Teilchens im Rahmen des homogenen Kammerzustandes und homogenen 

Oberflächenzustandes vernachlässigt. Das bedeutet, dass die auf den intensiven Zustandsgrö-

ßen basierenden Adsorptions- und Desorptionsraten für einen gewissen Zeitraum als gültig 

angenommen werden. Dies ist eine im Rahmen dieser Arbeit getroffene Vereinfachung, um 

den Einfluss der tatsächlichen Molekülkinetik in der Arbeitskammer vernachlässigen zu kön-

nen. Es wird somit immer von einer statistisch ausreichend hohen Molekülanzahl sowohl in 

der Fluidkapazität als auch auf der Oberfläche ausgegangen. 

 

Der Teilprozess der Adsorption wird mathematisch durch die Adsorptionsrate jad beschrieben. 

Die Adsorptionsrate leitet sich im Wesentlichen aus der molekularen Flächenstoßrate jN und 

einer Haftwahrscheinlichkeit s ab (Gl. 4.18). 

 

Nad j)T,(sj ⋅Θ=  Gl. 4.17 

 

Die molekulare Flächenstoßrate, welche die Anzahl der auf eine Oberfläche treffenden Mole-

küle ins Verhältnis zu einer Zeitspanne und der Größe der Fläche setzt, ist proportional zu der 

Teilchenanzahldichte der Gasphase n und der mittleren Teilchengeschwindigkeit c  (Gl. 4.18). 

 

4
cnjN

⋅
=  Gl. 4.18 

 

Da jedoch nicht alle auf eine Oberfläche treffenden Moleküle sofort adsorbiert werden, wer-

den, basierend auf den Annahmen von Langmuir, noch der aktuelle Bedeckungsgrad der 

Oberfläche Θ und die von Fluid und Material abhängige Haftwahrscheinlichkeit s mit einbe-

zogen [2]. Die Haftwahrscheinlichkeit hat neben dem Bedeckungsgrad noch die Temperatur 

als Einflussgröße, die jedoch bei nicht-dissoziativer Adsorption vernachlässigt werden kann 

[2] (Gl. 4.19). 
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)1(ss 0 Θ−⋅=  Gl. 4.19 

 

Demnach ist die aktuelle Adsorptionsrate nach der Langmuir-Annahme nur noch linear von 

dem aktuellen Bedeckungsgrad abhängig (Gl. 4.20). 

 

4
cn)1(sj 0ad

⋅
⋅Θ−⋅=    für    ]1...0[∈Θ  Gl. 4.20 

 

In dieser Annahme zeigt sich direkt, dass alle Sorptionsisothermen, die auf der Langmuir-

Annahme hinsichtlich der Adsorption basieren, immer gegen einen Bedeckungsgrad von Eins 

als Maximum konvergieren. In der numerischen Implementierung wird der Bedeckungsgrad 

immer auf einen Maximalwert von Eins begrenzt, so dass die Adsorptionsrate niemals negativ 

werden kann. 

 

Mit Hilfe der statistischen Teilchenmasse mT und des Fläche des Adsorbens Aadsorbens kann aus 

der Adsorptionsrate der tatsächlich adsorbierte Massenstrom ṁad bestimmt werden. Der zu-

gehörige Enthalpiestrom Ḣad, der von dem Adsorptiv an die Oberfläche übergeht, hängt dabei 

lediglich von der Temperatur des Fluides und damit der kinetischen Energie der Moleküle ab. 

Dementsprechend muss zur Berechnung die spezifische innere Energie des Adsorptivs ver-

wendet werden (Gl. 4.21). 

 

adsorbensTadad Amjm ⋅⋅=  

adsorptivadad umH ⋅=   
Gl. 4.21 

 

Der umgekehrte Teilprozess, die Desorption, wird mit Hilfe der Desorptionsrate jdes beschrie-

ben. Die Desorptionsrate leitet sich aus der Anzahl an Molekülen ab, welche in der Lage sind, 

durch ihre kinetische Energie die Desorptionsenergie der Oberfläche zu überwinden. Diese 

kinetische Energie ist durch die molekulare Schwingung der Atome bedingt und kann, basie-

rend auf einer Boltzmann-Verteilung und der Arrhenius-Gleichung, statistisch abgeschätzt 

werden (Gl. 4.22) [2]. 

 

n~en~j adsorbens

des

TR
E

00des ⋅⋅n−=∆⋅n−= ⋅
−

 
Gl. 4.22 
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Die Desorptionsrate stellt sich als Produkt aus der molekularen Schwingungsfrequenz n0 und 

der Anzahl an adsorbierten Teilchen auf der Oberfläche ∆n�   dar, welche die Energie besitzen, 

diese zu verlassen. Der Anteil der desorbierenden Moleküle an allen adsorbierten Molekülen 

n�  wird, unter Berücksichtigung der universellen Gaskonstanten, durch die Temperatur der 

Oberfläche Tadsorbens und ihr Material in Form der Desorptionsenergie Edes beeinflusst. Hin-

sichtlich dieser Annahmen ist eine Vielzahl an Modellen für die Desorption identisch. Unter-

schiede betreffen die Berechnung der Desorptionsenergie bzw. deren Abhängigkeit von dem 

aktuellen Bedeckungsgrad der Oberfläche. 

 

Der einfachste Fall ist die Annahme, die Langmuir trifft. Er beschreibt die Desorptionsenergie 

als unabhängig vom Bedeckungsgrad, so dass die Desorptionsenergie für alle Bedeckungs-

grade dem Maximalwert bei unbedeckter Oberfläche entspricht (Gl. 4.23). [2] 
 

0,desLangmuir,des EE =Θ=  
Gl. 4.23 

 

Eine weitere verbreitete Annahme ist die nach Temkin [2]. Temkin formuliert die 

Desorptionsenergie mit einer linearen Abhängigkeit von dem Bedeckungsgrad, wobei die 

Desorptionsenergie mit steigender Bedeckung abnimmt (Gl. 4.24). 

 

)1(EE 0,desTemkin,des Θ⋅α−⋅= =Θ  Gl. 4.24 

 

Der Gradient der Abnahme ist dabei von der Fluid- und Materialkombination abhängig und 

wird in der Regel experimentell ermittelt [109]. Die Desorptionsenergie bei einem Bede-

ckungsgrad von Eins kann bzw. sollte dabei größer als Null sein. 

 

Die dritte Modellierung die im Rahmen dieser Arbeit betrachtet wird, ist die Annahme von 

Freundlich, welcher von einer exponentiellen Abhängigkeit der Desorption von dem Bede-

ckungsgrad ausgeht (Gl. 4.25). [2] 

 

Θ⋅−= ln'EE Freundlich,des  Gl. 4.25 
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Diese Formulierung impliziert aus mathematischer Sicht, dass die Desorptionsenergie für 

kleine Bedeckungsgrade unendlich groß wird bzw. für eine Monoschicht zu Null wird. Aus 

diesem Grund ist ein Vergleich der Desorptionsenergie der unbedeckten Oberfläche mit dem 

Ansatz nach Langmuir nicht möglich. Stattdessen wird an dieser Stelle definiert, dass die 

Desorptionsenergie für Freundlich und Langmuir bei einem Bedeckungsgrad von e-1≈0,367 

identisch sein sollen (Gl. 4.26). 

 

Θ⋅= lnEE Langmuir,desFreundlich,des  Gl. 4.26 

 

Eine grafische Gegenüberstellung der verschiedenen Berechnungsansätze für die Desorpti-

onsenergie als Funktion des Bedeckungsgrades ist in Abbildung 4.19 dargestellt. Die Desorp-

tionsenergie für Langmuir und Temkin ist für die unbedeckte Oberfläche identisch, für den 

Ansatz nach Freundlich existiert ein Schnittpunkt bei einem Bedeckungsgrad 0,367. 

 

 
Abbildung 4.19: Desorptionsenergie Edes als Funktion des Bedeckungsgrades Θ im Vergleich zwischen 

den Modellen Langmuir, Temkin und Freundlich für EDes,Θ=0 von 80 kJ/mol 

 

Basierend auf der Desorptionsrate kann der desorbierende Massenstrom ermittelt werden. Da 

die Fläche des Adsorbens bereits in die Berechnung der Desorptionsrate eingeflossen ist, muss 
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die Desorptionsrate lediglich mit der statistischen Masse der Moleküle mT multipliziert wer-

den (Gl. 4.27). 

 

Tdesdes mjm ⋅=  

adsorbatdesdes umH ⋅=   
Gl. 4.27 

 

Der zum Massenstrom zugehörige Enthalpiestrom wird durch die spezifische innere Energie 

des Adsorbates uadsorbat bestimmt. Diese Annahme wird in ähnlicher Form zur Simulation mo-

lekularer Strömungen verwendet, bei denen ein Kontakt mit einem Festkörper mit einer An-

näherung der thermodynamischen Temperatur des Gases an den Festkörper einhergeht [6] 

[70]. 

 

Die Berechnung des Bedeckungsgrades als Funktion der Wandtemperatur und des Druckes 

der Gasphase ist für stationäre Randbedingungen z.B. für die Langmuirsche Sorptionsiso-

therme analytisch möglich, indem die Ad- und Desorptionsraten gleichgesetzt werden. Als 

Ergebnis folgt Gl. 4.28 [2]. 
 

adsorptiv

adsorptiv
Langmuir pa1

pa
⋅+

⋅
=Θ  

adsorptivmolarmono

TR
E

0
0

TRM2n~

e1s
a

adsorbens

des

⋅⋅⋅p⋅⋅

⋅⋅
n

⋅
=

⋅
−

 

Gl. 4.28 

 

Der Bedeckungsgrad ist lediglich vom Druck der Gasphase padsorptiv abhängig. Die benötigte 

Konstante a ist von den Fluid- und Materialdaten (Molekulare Schwingungsfrequenz n0, 

Desorptionsenergie Edes, universelle Gaskonstante R, Haftwahrscheinlichkeit bei leerer Ober-

fläche s0 und molare Masse Mmolar) sowie der Gastempratur Tadsorptiv und Wandtemperatur Tad-

sorbens abhängig. Diese beiden Temperaturen werden für die Betrachtung einer Sorptionsiso-

therme konstant gehalten. Ein exemplarischer Vergleich der analytischen Lösung mit einer 

Berechnung in KaSim in Abbildung 4.20 zeigt eine sehr gute Übereinstimmung der Ergeb-

nisse. Das typische Verhalten der Langmuir-Isothermen wird im gesamten im Rahmen dieser 

Arbeit relevanten Druckbereich richtig wiedergegeben. Auch das Verhalten bei Variation der 
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Oberflächentemperatur gibt das Modell in KaSim richtig wieder, wie der weitere Vergleich 

bei einer Temperatur von 180°C zeigt. 

 

 

 
Abbildung 4.20: Bedeckungsgrad Θ als Funktion des Druckes der Gasphase padsorptiv bei Variation der 

Temperatur des Adsorbens Tadsorbens im Vergleich mit der analytische Lösung  
Edes = 50kJ/mol, s = 0,3, Tadsorptiv = 20°C, Mmolar = 287 kg/mol 

 

Im Rahmen dieser Arbeit werden Stoffgemische für die Ad- und Desorption nicht explizit 

berücksichtigt. Das umgesetzte Modell kann zwar rudimentär mit Gasgemischen umgehen, 

jedoch wird die Interaktion zwischen verschiedenen Gasphasen im adsorbierten Zustand nicht 

berücksichtigt. Diese Vereinfachung ist in einigen Fällen nicht zutreffend bzw. nicht zulässig 

[110]. Um dennoch Luft als Arbeitsmedium verwenden zu können, wird diese nicht als Ge-

misch verschiedener reiner Stoffe modelliert, sondern direkt durch gemittelte Stoffeigenschaf-

ten abgebildet [49]. 

 

Durch den Prozess der Ad- und Desorption wird nicht nur Fluid in Form von Masse ausge-

tauscht, es wird auch die zugehörige Menge an Energie transportiert. Dieser Energiestrom 

ergibt sich, analog zum Massenstrom, als Summe des adsorbierenden und desorbierenden 

Energiestroms. Unter Berücksichtigung der Gleichungen Gl. 4.21 und Gl. 4.27 ergibt sich, 
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dass der Energiestrom, eine temperatur- und druckunabhängige isochore Wärmekapazität vo-

rausgesetzt, proportional zur Temperaturdifferenz zwischen Gas und Oberfläche ist. Dies be-

deutet, dass Ad- und Desorption bereits einen Beitrag zum Wärmeübergang zwischen Gas und 

Bauteilen leistet, da sich ein warmes Gas an den Oberflächen abkühlt und ein kaltes Gas an 

den Oberflächen aufwärmt. Da es im Regelfall aufgrund der kurzen simulierten Zeit einer 

Berechnung und der großen Differenzen in den Wärmekapazitäten zwischen Gas und Fest-

körper nicht sinnvoll ist, eine Temperaturänderung des Festkörpers zu simulieren [49], wird 

der Adsorbens bei der Berechnung von Sorptionsvorgängen als infinite Wärmekapazität mo-

delliert. Auf diese Weise kann er eine unbegrenzte Menge an Wärme aufnehmen bzw. abge-

ben ohne dabei seine Temperatur zu verändern. 

 

4.3.4 Abbildung der Sorptionskinetik als integrale Verbindung 

Das Konzept der differentiellen Verbindung in KaSim erfordert die bedingte Konvertierung in 

eine passende integrale Verbindung, sofern die differentielle Verbindung nicht ausgeführt 

werden kann (Abbildung 3.4). Da eine logisch passende Verbindung wie z.B. der Druckaus-

gleich für eine Spaltströmung nicht existiert, muss für die Sorptionskinetik eine passende in-

tegrale Verbindung geschaffen werden, welche den quasi-stationären Zustand einer 

Sorptionsisothermen beschreibt. Um eine möglichst flexible Lösung zu erarbeiten, wird auf 

die konkrete Implementierung spezieller Sorptionsisothermen verzichtet und stattdessen eine 

numerische Lösung des Gleichgewichtszustands angestrebt. Dieser Algorithmus verwendet 

dann die jeweiligen Modelle für Ad- und Desorption um einen Bedeckungsgrad zu berechnen, 

bei dem die beiden Teilströme gleich groß sind. Der prinzipielle Ablauf des numerischen Ver-

fahrens ist in Abbildung 4.21 dargestellt. Basierend auf dem initialen Zustand der verbunde-

nen Fluidkapazität und des Adsorbens werden die Ströme der Adsorption und Desorption er-

mittelt. Das Verhältnis der Massenströme dient als Konvergenzkriterium. Sind die Massen-

strome nicht identisch, so muss ein neuer Bedeckungsgrad bestimmt werden.  
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Abbildung 4.21: Iteration des quasi-stationären Bedeckungsgrades 

 

Da der Bedeckungsgrad prinzipiell beliebige Werte größer oder gleich null annehmen kann 

(Abbildung 4.17), ist die Anwendung von Verfahren wie der Bisektion nicht möglich, da 

durch die notwendige Abstraktion des gesamten Algorithmus nicht bekannt ist, ob es eine 

definierte obere Grenze für den Bedeckungsgrad gibt. Um diese Einschränkung zu umgehen, 

wird das Abschätzen des Bedeckungsgrades an die jeweiligen Modelle für die Ad- und 

Desorption delegiert. Diese können dann den für einen arithmetisch gemittelten Fluidstrom 

passenden Bedeckungsgrad ermitteln. Da diese Abschätzung für die Modelle der Adsorption 

und Desorption getrennt geschieht, wird der neue Bedeckungsgrad wiederrum als Mittelwert 

der beiden Teilergebnisse berechnet. Aus der Änderung des Bedeckungsgrades kann dann die 

zwischen den beiden Kapazitäten auszutauschende Masse bestimmt werden. Die zugehörige 

Energie wird zunächst dahingehend vernachlässigt, als das die Zustandsänderung durch den 

Massenaustausch während der Iteration des Bedeckungsgrades als isotherm angenommen 

Schätze den Bedeckungsgrad für Ad- und Desorption 
basierend auf dem Mittelwert der aktuellen Ströme 

Berechne den Wärmeaustausch 

Speichern der berechneten Masse und Enthalpie 

Berechne Ad- und Desorption basierend auf dem 
aktuellen Zustand 

Sind die Beträge der Mas-
senströme identisch? 

Nein 

Ja 

Berechne die Bedeckungsgradänderung und erstelle 
Fluidinkremente für eine isotherme Zustandsänderung 

Tausche die Fluidinkremente aus und aktualisiere die 
Ad- und Desorptionsströme 
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wird. Im letzten Teilschritt müssen dann für den geänderten Bedeckungsgrad die Ad- und 

Desorptionsströme aktualisiert werden, um das Konvergenzkriterium evaluieren zu können. 

 

Die Konvergenzprüfung wird aus numerischen Gründen nicht anhand der Differenz der Mas-

senströme durchgeführt, da eine Überprüfung auf den Wert Null in Anbetracht der großen 

Wertespanne, die die Massenströme annehmen können, nicht praktikabel ist. Stattdessen wird 

der numerisch stabilere Weg gewählt, bei dem der Quotient der beiden Massenströme mit 

einer festen Toleranz auf den Zahlenwert Eins geprüft wird. Eine weitere Konsequenz aus den 

potentiell sehr unterschiedlichen Massenströmen ist die variierende Empfindlichkeit des Be-

deckungsgrades als Funktion des Massenstromes. Je nach Randbedingung kann es dazu füh-

ren, dass das Verfahren nicht konvergiert, sondern sogar divergiert und kein Bedeckungsgrad 

ermittelt werden kann. Einen entsprechenden Beitrag zur numerischen Stabilität des Verfah-

rens kann das Verfahren der Unterrelaxation leisten. Hierzu wird der aktuell abgeschätzte Be-

deckungsgrad nicht direkt in die weitere Iteration übernommen, sondern nur zu einem gewis-

sen Anteil f. Der tatsächliche neue Bedeckungsgrad ergibt sich dann als gewichtete Summe 

des aktuellen und letzten Bedeckungsgrads (Gl. 4.29). 

 

)f1(f 1ii −⋅Θ+⋅Θ=Θ −  Gl. 4.29 

 

Ist das Massenstromverhältnis konvergiert, wird die Iteration beendet und abschließend die 

energetische Bilanz des Ausgleichsprozesses berechnet. Mit Hilfe des isotherm berechneten 

Bedeckungsgrades Θint werden die Enthalpieströme für Ad- und Desorption Ḣdes,θint  und 

Ḣad,θint  berechnet (Gl. 4.21 und Gl. 4.27) und mit Hilfe des vorgegeben Zeitschrittes zu einer 

auszutauschenden integralen Energiemenge Eint integriert (Gl. 4.30). 

 

t)HH(E int,adint,desint ∆⋅−= ΘΘ
  Gl. 4.30 

 

Zuletzt muss der Sonderfall des vollständigen Wärmeübergangs überprüft werden. Wird durch 

einen großen Enthalpiestrom oder einen großen Zeitschritt eine Abkühlung oder Erwärmung 

des Gases über das Niveau der Oberflächentemperatur erzielt, so muss die Energiemenge da-

hingehend korrigiert werden, dass sich ein Temperaturgleichgewicht zwischen Gasphase und 

Adsorbens einstellt. Die Verwendung des Modells für Sorption führt unweigerlich dazu, dass 

ein solches Kammermodell diabat wird, ohne dass explizit ein Wärmeübergang definiert wird 
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[49]. Das folgende Beispiel illustriert den Sachverhalt anhand des Abkühlvorganges eines 

geschlossenen Volumens, wobei die Starttemperatur konstant gehalten wird und der Start-

druck variiert wird (Abbildung 4.22).  

 

 
Abbildung 4.22: Temperatur Tadsorptiv in einem geschlossenen Volumen als Funktion der Zeit t durch den 

Einfluss der Sorptionskinetik für verschiedene Gasdrücke bei einer Starttemperatur 
von 220°C  
V = 1m³, A = 12m², Edes = 50kJ/mol 

 

Die Temperatur der Oberfläche beträgt immer konstant 20 °C. Beginnend mit einem Start-

druck von 1000 mbar stellt sich das Temperaturgleichgewicht zwischen Gasphase und Adsor-

bens nicht ad-hoc ein, sondern benötigt einen Zeitraum von 50 s. Mit sinkendem Startdruck 

verkürzt sich der Zeitraum des Abkühlvorgangs, da die eingeschlossene Masse des Gases 

stärker abnimmt als der in Abhängigkeit des Bedeckungsgrades übertragene Wärmestrom. 

Dies äußert sich bereits darin, dass für einen Startdruck von 32 mbar die Gastemperatur be-

reits nach 0.1 s signifikant abgesunken ist. Im Grenzfall hin zu noch kleineren Drücken ist der 

Wärmestrom theoretisch so groß, dass der Abkühlvorgang sofort stattfindet. Dies entspricht 

dann der Vorstellung der molekularen Strömung, bei der die Moleküle durch eine große freie 

Weglänge im Vergleich zu den Abmessungen des Volumens in extrem kurzen Zeitintervallen 

in Kontakt mit dem Adsorbens kommen und dessen Temperatur annehmen können. 
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4.3.5 Definition des Bezugssystems 

Die Modellierung der Sorptionskinetik ist auf die Interaktion zwischen einer Fluidkapazität 

und einen Adsorbens beschränkt. Diese Implementierung umfasst zwar bereits alle wesentli-

chen Elemente des physikalischen Effektes, jedoch müssen im weiteren Verlauf die besonde-

ren Gegebenheiten der Anwendung auf Rotationsverdrängermaschinen berücksichtigt werden. 

Die Abbildung des Adsorbens impliziert die Betrachtung der Oberfläche in einem bewegten 

Bezugssystem. Für das Zusammenspiel zwischen Arbeitskammer und Rotoroberfläche hat 

diese Annahme keine weitere Bedeutung, da sich, vom Profileingriffsspalt abgesehen, Rotor-

oberfläche und Arbeitskammer im selben Bezugssystem befinden. Für die Gehäuseoberfläche 

stellt dies eine Herausforderung dar, da sich das Gehäuse und seine Oberflächen in einem 

anderen, stehenden Bezugssystem befinden, welches das Absolutsystem darstellt. Der Flä-

cheninhalt des Adsorbens wird jedoch im Bezugssystem relativ zur Kammer bestimmt. 

 

  
Abbildung 4.23: Prinzipielle Darstellung des Fluidtransfers zwischen den Gehäuseoberflächenanteilen 

angrenzender Arbeitskammern 

cRotor 

ti 

ti+1 

ΘA ΘB 

ΘA ΘB* 

∆m, ∆E  

Adsorbens A Adsorbens B ∆A  
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Abbildung 4.23 illustriert die Situation am Beispiel des Gehäusespaltes und erläutert die 

notwendige Erweiterung der Modellierung. Durch die Bewegung des Rotorzahnkopfes bzw. 

des Spaltes relativ zum ortsfesten Gehäuse mit der Geschwindigkeit cRotor verschieben sich die 

Definitionsbereiche der Adsorbens A und B. Ist der aktuelle Bedeckungsgrad beider Gehäuse-

oberflächen unterschiedlich, so ergibt sich durch die von dem Rotorzahnkopf überstrichene 

Fläche ∆A für die Fläche B zum Zeitpunkt ti+1 eigentlich ein nicht-homogener Zustand der 

Bedeckung. Ein derartiger Zustand ist jedoch in der nulldimensionalen Modellierung nicht 

beschreibbar, so dass für die Fläche B ein neuer, homogener Zustand des Adsorbats bestimmt 

werden muss, der dann dem homogenen Bedeckungsgrad ΘB* entspricht. 

 

Hierzu wird die zum jeweiligen Zeitpunkt ad-hoc zu transferierende Masse ∆m und Energie 

∆E berechnet. Die Masse und Energie wird anhand des Zustandes der Quellkapazität (mA und 

EA), also in diesem Fall Adsorbens A, bestimmt. Der Anteil berechnet sich als Quotient aus 

Transferfläche ∆A und gesamtem Flächeninhalt des Adsorbens AA (Gl. 4.31). 

 

A
A A

Amm ∆
⋅=∆  

A
A A

AEE ∆
⋅=∆  

Gl. 4.31 

 

Die Transferfläche ∆A entspricht der während des Zeitschrittes ∆t mit dem Zahnkopf des Ro-

tors überstrichenen Fläche auf dem Gehäuse. 

 

Dieser Verbindungstyp, in KaSim CFluidSurfaceTransfer genannt, wird als integrale 

Verbindung implementiert. Die Verbindung muss zudem als phasenabhängiges Element im-

plementiert werden, da die Transferfläche ∆A proportional zur Phasenschrittweite in KaSim 

ist. Hierzu muss die phasenabhängige Transferfläche von dem tatsächlichen Phasenschritt 

entkoppelt werden. Dieser Schritt ist zwingend erforderlich, da die Phasenschrittweite in 

KaSim variabel und nicht während der Modellerstellung in KaSim-PRE bekannt ist. Um diese 

Flexibilität gewährleisten zu können, wird für das Kammermodell eine phasenspezifische 

Transferfläche AT angegeben, die unter zu Hilfenahme der Phasenschrittweite ∆s in die tat-

sächliche Transferfläche ∆A umgerechnet werden kann (Gl. 4.32). 
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TAsA ⋅∆=∆  Gl. 4.32 

 

4.3.6 Physikalische Eigenschaften der Material- und Fluidkombination 

Die Modelle der Sorptionskinetik werden unter anderem durch die Eigenschaften der beteili-

gen Materialien und Fluide parametrisiert. Diese Eigenschaften wie z.B. die Desorptionsener-

gie Edes können dabei weder einem konkreten Material noch einem Fluid zugeordnet werden, 

sondern sind immer nur für eine Kombination aus beiden gültig. In KaSim ist eine Datenbank 

für Fluiddaten verfügbar, aus der Anwendung der Kopplung von KaSim mit Methoden der 

strukturmechanischen Berechnung und der mechanischen Belastungsberechnung in  

KaSim-POST existiert analog eine Datenbank für metallische Festkörpermaterialien. Da keine 

der beiden Schnittstellen geeignet ist, um die Sorptionseigenschaften erweitert zu werden, 

werden die Sorptionseigenschaften in einer separaten Datenbank implementiert, die analog zu 

der Fluiddatenbank und der Materialdatenbank durch den Anwender konfiguriert werden 

kann. 

 

Dabei umfassen die Sorptionseigenschaften pro Kombination aus Materialtype und Fluidtype 

drei Parameter, welche die Schnittmenge der vorgestellten Modelle für Ad- und Desorption 

umfasst. Eine Übersicht der Eigenschaften mit den von KaSim erwarteten Einheiten ist in 

Tabelle 4.1 aufgelistet.  

 
Tabelle 4.1:  Eigenschaften der Material- und Fluidkombination 

Name Einheit 

Desorptionenergie Edes J/mol 

Haftwahrscheinlichkeit s0 - 

Temkin-Koeffizient α - 
 

4.4 Ladungswechsel 

Der Ladungswechsel ist essenzieller Bestandteil des Arbeitsspiels einer Rotationsverdränger-

maschine. Auf der Einlassseite verantwortet der Ladungswechsel den Füll-Vorgang der sich 

öffnenden Arbeitskammer, auf der Auslassseite ermöglicht der Ladungswechsel den Entleer-

Vorgang der verschwindenden Arbeitskammer. Die nulldimensionale Betrachtung des Kam-
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mermodells basierend auf der Füll- und Entleermethode bietet nur begrenzte Möglichkeiten, 

die Physik des Ladungswechsels zu Erfassen. Für detaillierte Untersuchungen in diesem Be-

reich sind andere Methoden erforderlich. Insbesondere um Effekte der instationären Strömung 

durch den pulsierenden Volumenstrom am Ein- und Auslass zu erfassen, sind Methoden wie 

ein Charakteristiken-Verfahren durch die Berücksichtigung der Impulserhaltung besser geeig-

net [55] [56]. 

 

Aus physikalischer Sicht ist für eine Kammermodell-Simulation die Modellierung des La-

dungswechsels auf die Berücksichtigung möglicher Dissipationen beschränkt. [6] schlägt für 

die Modellierung des Ladungswechsels in den prinzipiell vergleichbaren Wälzkolben-

Vakuumpumpen die Verwendung einer adiabat reversiblen Düsenströmung vor.  

 

Im Rahmen dieser Arbeit wird für den Ladungswechsel der quasi-stationäre Massen- und 

Energietransfer betrachtet und ein Schwerpunkt auf die geometrische Berechnung der Ein- 

und Auslassflächen gelegt. Die im Vergleich zu Wälzkolben-Vakuumpumpen kleineren Öff-

nungsflächen in Kombination mit der zunehmenden Verdünnung des Gases bei niedrigen 

Drücken begünstigen dabei die Entstehung von Dissipationen während des Ein- und Aus-

strömvorganges. Die Quantifizierung der Massenströme durch die Ein- und Auslassflächen 

erfordert ein strömungsmechanisches Modell, welches für verdünnte Strömungen geeignet ist. 

Im Gegensatz zu Spaltströmungen, für die in KaSim bereits zwei Modelle verfügbar sind, 

haben die Ein- und Auslassflächen jedoch einen beliebigen Strömungsquerschnitt, so dass die 

Spaltströmungsmodelle nicht direkt anwendbar sind. Aus diesem Grund ist es erforderlich, für 

die Ein- und Auslassflächen einen äquivalenten, rechteckigen Strömungsquerschnitt mit Höhe 

und Breite zu definieren. 

 

Für einen rechteckigen Strömungsquerschnitt kann dann das Modell LBGK angewendet wer-

den. Um den fehlenden Effekt der Kompressibilität des Fluides und damit die Verblockung 

der Strömung bei hohen Drücken näherungsweise abbilden zu können, wird der durch [12] 

berechnete Massenstrom immer auf den maximal möglichen Massenstrom der adiabat rever-

siblen Düsenströmung bei gleichem Druckverhältnis (Gl. 4.7) begrenzt. Auf eine Anwendung 

des Messdatenmodells wird verzichtet, da Messdaten nur für Spalthöhen bis zu 0,3 mm vor-
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liegen [3]. Die Höhen für die äquivalenten, rechteckigen Strömungsquerschnitte bei dem 

Screw Vacuum Blower können jedoch bis zu 15 mm16 betragen. 

 

4.5 Wärmeübergang 

Der Wärmehaushalt und damit die Wärmeübergänge spielen eine wichtige Rolle im Betriebs-

verhalten der Vakuumpumpen und dementsprechend muss dieser Effekt auch im Rahmen ei-

ner Simulation berücksichtigt werden. Simulationen im atmosphärischen Anwendungsbereich 

für Schraubenlader oder Expansionsmaschinen sind oftmals mit guten Ergebnissen adiabat 

durchgeführt worden [49] [53] [96]. Für die Modellierung und Simulation von Vakuumpum-

pen im Grob- und Feinvakuum ist die vereinfachte adiabate Betrachtungsweise aufgrund der 

vergleichsweise hohen erzielbaren Kompressionsverhältnisse nicht zulässig [5] [111]. In An-

lehnung an die Differenzierung zwischen Kapazitäten und Verbindungen in KaSim werden in 

den folgenden Abschnitten die relevanten Aspekte des Wärmeübergangs für Arbeitskammern 

und Spalte betrachtet. 

 

4.5.1 Arbeitskammer 

Die Modellierung der Wärmeübergänge in Arbeitskammern insbesondere für Vakuumpumpen 

ist aus wissenschaftlicher Sicht weitgehend unbekannt [14]. Für die Modellierung in KaSim 

muss zusätzlich zu einem geeigneten physikalischen Modell eine Annahme über die Strö-

mungsverhältnisse in der Kammer und an ihren Kontaktflächen zu den Bauteilen getroffen 

werden. Da KaSim a priori einen homogenen Kammerzustand unter Vernachlässigung der 

Strömungsgeschwindigkeit annimmt, muss eine solche Information mit Hilfe der Modellgene-

rierung rekonstruiert werden. Da die von [5] vorgestellten Wärmeübergangsmodelle auf er-

zwungener Konvektion basieren, ist im Wesentlichen die Ermittlung einer Wärmeübergangs-

fläche Awü und eines Wärmeübergangskoeffizienten α erforderlich (Gl. 4.33).  

 

)TT(A)Nu(Q Wgaswü −⋅⋅a=  Gl. 4.33 

 

Die Wärmeübergangsfläche stellt eine geometrische, betriebspunktunabhängige Größe dar, 

welche durch die Modellgenerierung KaSim-PRE berechnet werden kann. Der Wärmeüber-

                                                 
16 Die Bestimmung der benötigten Höhen und Breiten auf Basis des geometrischen Modells wird im weiteren 

Verlauf der Arbeit wieder aufgegriffen. 
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gangskoeffizient ist jedoch eng mit der tatsächlichen Strömung in der Arbeitskammer verbun-

den und wird oftmals als Funktion der Nußelt-Zahl Nu berechnet. Die zur Bestimmung der 

Nußelt-Zahl erforderliche Reynolds-Zahl Re ist nach Gl. 4.34 definiert.  

 

η
⋅⋅ρ

= cηaρlcRe  Gl. 4.34 

 

In die Reynolds-Zahl finden wiederum geometrische Größen wie die charakteristische Länge 

lchar Eingang. Diese können, analog zur Gesamtfläche des Wärmeübergangs, durch die Mo-

dellgenerierung berechnet werden. Die Dichte ρ und die dynamische Viskosität η können aus 

den extensiven Zustandsgrößen der Arbeitskammer berechnet werden. Somit bleibt die Strö-

mungsgeschwindigkeit c als einzige Unbekannte. Da sie, wie bereits erläutert, nicht als Er-

gebnis der thermodynamischen Berechnungen zur Verfügung steht, muss zu ihrer Berechnung 

eine grundlegende Annahme getroffen werden. Es wird angenommen, dass sich die der Rey-

noldszahl zugrundeliegenden Strömungsgeschwindigkeiten proportional zur Hauptrotordreh-

zahl verhalten. Somit kann die Strömungsgeschwindigkeit in KaSim mittels eines durch die 

Modellgenerierung KaSim-PRE bestimmten Proportionalitätsfaktors ermittelt werden. Die 

Ableitung des Proportionalitätsfaktors aus dem geometrischen Modell wird im weiteren Ver-

lauf der Arbeit aufgegriffen und detailliert unter den Aspekten der unterschiedlichen Rotorge-

ometrien und der unterschiedlichen Bezugssysteme diskutiert. Diese bedeutet, dass strö-

mungsmechanische Effekte in der Arbeitskammer, wie z.B. ein „Kammerwirbel“, nicht weiter 

berücksichtigt werden können.  

 

Eine Möglichkeit die Modellierung des Wärmeübergangs zu vereinfachen stellt der vollstän-

dige Wärmeübergang dar. Ein vollständiger Wärmeübergang zwischen der Gasphase und dem 

Festkörper bedeutet, dass sich die Gastemperatur innerhalb beliebig kleiner Zeitschritte an die 

Temperatur des Festkörpers angleicht. Mit Hilfe dieser Annahme kann der zu übertragende 

Wärmestrom ermittelt werden. Für die Modellierung von Wärmeübergängen in Vakuumpum-

pen bei niedrigem Druck stellt der vollständige Wärmeübergang eine akzeptable Näherung 

dar. Durch die zu- und abfließenden Spaltströme, insbesondere durch die Gehäusespalte mit 

zumeist sehr hohen Strömungsgeschwindigkeiten, ergibt sich ein hoher Grad an Turbulenz 

innerhalb der Arbeitskammer und somit eine gute Voraussetzung für einen intensiven Wärme-

übergang [4]. Darüber hinaus stellt der vollständige Wärmeübergang gleichzeitig eine Grenz-
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wertbetrachtung dar, welche den maximal zu erwartenden Einfluss des Wärmeübergangs in 

der Arbeitskammer aufzeigt. 

 

4.5.2 Spalte 

Der Wärmeübergang in den Spalten stellt, je nach Bauart und Geometrie der Rotoren, einen 

signifikanten Anteil am gesamten Wärmeaustausch zwischen Gas und Bauteilen dar [5] [14]. 

Die Modellierung des Wärmeübergangs durch die Spaltströmung kann, in Ermangelung pas-

sender physikalischer Modelle, ähnlich wie der Wärmeübergang in der Arbeitskammer durch 

erzwungene Konvektion modelliert werden. Die zugehörigen Nußelt-Gleichungen können mit 

akzeptabler Genauigkeit aus bekannten atmosphärischen Modellen, wie z.B. ebener Spalt oder 

längs angeströmte Platte, abgeleitet werden [5]. Die Berechnung der benötigten Reynolds-

Zahlen ist dabei im Vergleich zur Arbeitskammer weniger komplex, da keine Modellvorstel-

lung für die Strömungsgeschwindigkeit entwickelt werden muss, sondern die grundlegende 

Größe bereits durch die Strömungsgeschwindigkeit im Spalt bekannt ist und in KaSim mit 

Hilfe eines eindimensionalen Modells zur Laufzeit ausgewertet werden kann. [5] stellt hierzu 

eine spezielle Implementierung für Gehäusespalte vor, welche die Absolutgeschwindigkeit der 

Spaltströmung im bewegten Bezugssystem in eine Geschwindigkeit relativ zur Rotor- und 

Gehäuseoberfläche umrechnet. Dieses Konzept wird im Rahmen dieser Arbeit generalisiert 

und für alle diabaten Vakuumspalte angewendet. Dieser Entwicklungsschritt wird durch ent-

sprechende Unterstützung in der Modellgenerierung erst ermöglicht, da die im Spalt verfüg-

bare Fläche des Wärmeübergangs bislang nicht im Kammermodell definiert wird, sondern aus 

dem Spaltparameter der Konturreihe VR3 abgeleitet wurde. Dies bedeutet im Umkehrschluss, 

dass das bisherige Modell auch nur in Verbindung mit der Konturreihe VR3 verwendet wer-

den kann. Eine Berechnung der tatsächlichen Fläche in der Modellgenerierung löst diese Ein-

schränkung auf. 

 

Im Rahmen dieser Arbeit wird die Berechnung von Spaltströmungen mit Wärmeübergang auf 

die Spaltströmung mit bewegter Berandung [6] ausgedehnt. Die Herausforderung in dieser 

Übertragung liegt im Bereich der molekularen Strömung bzw. dem angrenzenden Knudsenbe-

reich. Für den molekularen Strömungsbereich soll die Spaltströmung immer isotherm verlau-

fen und somit, unabhängig von dem eigentlich ausgewählten Wärmeübergangsmodell, gene-

rell ein vollständiger Wärmeübergang zur Anwendung kommen. Nach [5] konvergieren zwar 

alle untersuchten und in KaSim verfügbaren Wärmeübergangsmodelle mit sinkendem Druck 

gegen den maximalen Grenzwert des vollständigen Wärmeübergangs, jedoch ist dies für einen 
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numerisch stabilen Algorithmus nicht ausreichend. Die Ursache hierfür liegt in dem durch [5] 

eingeführten eindimensionalen Modell zur Berechnung der maximalen Strömungsgeschwin-

digkeit im Spalt, welches nur für Kontinuumsströmungen Gültigkeit besitzt. Im Bereich der 

molekularen Strömung kann zusätzlich zur Druckdifferenz ebenfalls die Temperaturdifferenz 

eine treibende Größe darstellen.  

 

Aus diesem Grund orientiert sich das neue Konzept, wie auch die Erweiterung für bewegte 

Spaltberandungen, mit Hilfe der Knudsen-Zahl an der vorliegenden Strömungsform. Die 

Auswahl des Wärmeübergangsmodells anhand der Knudsen-Zahl ist in Tabelle 4.2 darge-

stellt. 

 
Tabelle 4.2: Auswahl des Wärmeübergangsmodells und Quantifizierung des Wärmestroms 

Bereich  

Kontinuum (Kn < 0,01) Benutzerdefiniertes Konvektionsmodell 

Knudsen (0,01 < Kn < 0,5) Logarithmische Interpolation 

Molekular (0,5 < Kn) Vollständiger Wärmeübergang 
 

Für den Bereich der Kontinuumsströmung wird weiterhin ein durch den Benutzer definierba-

res Konvektionsmodell verwendet. Für den Bereich der molekularen Strömung wird ein voll-

ständiger Wärmeübergang angenommen, wobei dieser nicht auf Basis einer polytrop be-

schleunigten Strömung im Spalt berechnet wird [5], sondern direkt mit den Gastemperaturen 

am Spaltein- und –austritt in Verbindung mit der Wandtemperatur. Für den Übergangsbereich 

wird eine Interpolation in Abhängigkeit der Knudsen-Zahl verwendet. Ein wichtiger Unter-

schied zu der von [6] verwendeten Interpolation liegt darin, dass der Wärmestrom für die 

Kontinuumsströmung und für die molekulare Strömung immer für die jeweiligen Grenzen 

ausgewertet und dann in Abhängigkeit der aktuellen Knudsen-Zahl interpoliert wird (Gl. 

4.35). 

 

fQ)f1(QQ 5,0,Kn01,0,Kn ⋅+−⋅=   Gl. 4.35 

 

Der Interpolationsfaktor wird nach Gl. 4.36 bestimmt und verläuft zwischen den Knudsen-

Zahlen 0,01 und 0,5 im Intervall von 0 bis 1. 
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 Gl. 4.36 

 

Eine beispielhafte Auswertung des Wärmeübergangskoeffizienten als Funktion der Knudsen-

Zahl ist in Abbildung 4.24 zusammen mit einer Berechnung ohne vollständigen Wärmeüber-

gang im molekularen Bereich dargestellt. Beginnend im Bereich der Kontinuumströmung sind 

die Übergangskoeffizienten für beide Modelle identisch. Im Übergangsbereich entsteht jedoch 

eine Abweichung zu der bisherigen Implementierung, welche das Übergangsmodell, in die-

sem Fall die längs angeströmte Platte, auch im molekularen Strömungsbereich verwendet. Die 

deutlich größeren Wärmeübergangskoeffizienten des alten Modells [5] im molekularen Strö-

mungsbereich führen nach Gl. 4.33 zu größeren Wärmeströmen als aus physikalischer Sicht 

sinnvoll ist. 

 

 
Abbildung 4.24: Wärmeübergangskoeffizient α im Spalt als Funktion der Knudsen-Zahl Kn mit und 

ohne vollständigem Wärmeübergang im molekularen Strömungsbereich für die Spalt-
kontur VR3 für das Konvektionsmodell „Längs angeströmt Platte“  
hSpalt = 0,15 mm, bSpalt = 100 mm, lSpalt = 5 mm  
TW = 20°C, TGas =100°C 
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Diesem Effekt konnte in der bisherigen Implementierung entgegen gewirkt werden, indem ein 

iteratives Konvektionsmodell verwendet wird. Dies kann für den molekularen Strömungsbe-

reich zu einer besseren Übereinstimmung der Wärmeübergangskoeffizienten führen, löst je-

doch nicht das Problem der numerischen Instabilität bei der Berechnung der eindimensionalen 

Strömungs bei anderen Strömungsformen als einer Kontinuumsströmung. Diese nimmt eine 

polytrope Beschleunigung des Gases in den engsten Querschnitt des Spaltes an, in einer mo-

lekularen Strömung kann jedoch der effektive Massenstrom die entgegengestzte Richtung des 

effektiven Enthalpiestromes haben, so dass das Modell unlösbar wird [5]. 

 

Eine engere Verzahnung der Spaltströmung und des Wärmeübergangs bietet das Modell von 

[14], jedoch ist das Modell einerseits bei den Möglichkeiten der geometrischen Modellierung 

eingeschränkt und andererseits nicht in der Lage, den Einfluss bewegter Spaltberandungen 

abzubilden. 

 

4.6 Externe Leckagen 

Externe Leckagen grenzen sich von den inneren Leckagen wie Spaltströmungen oder Ad- und 

Desorptionseffekten ab, da sie eine Verbindung der Umgebung zum Arbeitsraum der Maschi-

ne darstellen. Externe Leckagen sind jedoch nicht nur auf die Pumpe selbst beschränkt, son-

dern treten auch in der gesamten Anlage auf und können so experimentelle Ergebnisse beein-

flussen.  

 

Die physikalischen Ursachen der Leckagen sind vielfältig und beginnen bei der Permeation 

der Rohrleitung, der Gehäusebauteile und der Dichtungselemente und reichen bis zu makros-

kopischen Spalten an Dichtungsstellen. Durch die Fokussierung in dieser Arbeit auf Blower-

Pumpen können Effekte wie Permeation vernachlässigt werden, da die resultierenden Lecka-

gen deutlich kleiner als die typischerweise durch Dichtringe verursachten Leckagen sind [2]. 

Bei den Spalten, welche in den meisten Fällen eine direkte Verbindung zwischen der Umge-

bung und dem Arbeitsraum darstellen, muss zwischen statischen Dichtungen zwischen Modu-

len des Gehäuses und dynamischen Dichtungen z.B. an der Wellendurchführung für den An-

triebsmotor unterschieden werden. 

 

Die Quantifizierung der externen Leckage erfolgt anhand der experimentell bestimmbaren 

Leckrate qL (Gl. 4.37). Diese ist definiert als die pro Zeitinterval ∆t eingeströmte Gasmenge 
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∆(p∙V). Da die eingeströmte Gasmenge nicht direkt gemessen werden kann, wird die Leckrate 

aus einer Druckanstiegsmessung bestimmt. Diese kann dann entsprechend in der Simulation 

berücksichtigt werden. 

 

t
pV

t
)Vp(q L ∆

∆
⋅=

∆
⋅∆

=  Gl. 4.37 

 

Der Einfluss der Leckage variiert, je nachdem an welcher Stelle das Leck in der Maschine 

lokalisiert ist. Je früher das Gas während des Arbeitsspiels in den Arbeitsraum eintritt, desto 

signifikanter ist sein Einfluss auf die typischen Kenngrößen wie Saugvermögen und maxima-

les Kompressionsverhältnis. Die Modellierung der Leckage in KaSim erfolgt mit dem von [6] 

vorgestellten Modell. 
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5. Geometrische Berechnung der arbeitsraumbegrenzenden 

Spaltverbindungen17 
 

Eine besondere Rolle im Prozess der geometrischen Abstraktion nimmt die Berechnung der 

arbeitsraumbegrenzenden Spalte im Stirnschnitt ein. Hierbei sticht der Profileingriffsspalt für 

zweiwellige Maschinenvarianten durch seine geometrische Komplexität heraus, so dass zu-

nächst ein Verfahren für die Profileingriffsspaltberechnung entwickelt wird, welches den An-

forderungen von KaSim-PRE an die Variabilität der Rotorgeometrie gerecht wird. Bereits 

bekannte Verfahren wie [38] genügen verschiedenen Aspekten der Anforderungen nicht. Dies 

betrifft im Wesentlichen die fehlende Abbildung von Hinterschneidungen an den Rotorenden, 

die Beschränkung auf Punkte zur Beschreibung der Rotorgeometrie sowie die Beschränkung 

auf Rotorgeometrien mit konstanter Steigung. Im Folgenden wird ein Ansatz zur geometri-

schen Berechnung der Quasi-Berührlinie vorgestellt, welcher auf einer Darstellung der Rotor-

oberflächen als parametrische Flächen basiert. Die Berechnung der Quasi-Eingriffslinie wird 

durch eine hüllkörperbasierte Analyse eingeleitet, bei der die Rotoroberflächen im Parameter-

bereich iterativ in Teilquadrate unterteilt und in einer Baumstruktur organisiert werden. Ein 

Kollisionstest anhand der einhüllenden Quader der Teilflächen von Haupt- und Nebenrotor, 

die den Teilquadraten auf der untersten Baumebene mit der feinsten Parameterbereichsauftei-

lung entsprechen, ermöglicht die Identifikation eines Gebietes des Parameterbereichs, in dem 

die Rotoroberflächen einen geringen Abstand haben. In diesem als Annäherungsregion be-

zeichneten Parameterbereich wird nach der Quasi-Eingriffslinie gesucht. Die entsprechenden 

Teilschritte des Algorithmus werden im Weiteren detailliert beschrieben. 

 

5.1 Modellierung der Rotorgeometrie 

Die Berechnungen erfordern als Basis eine geometrische Repräsentation der Rotoroberflä-

chen, welche durch den Benutzer zur Verfügung gestellt wird. Im Gegensatz zu anderen Ver-

fahren (z.B. [38]) wird keine punktbasierte Repräsentation genutzt, sondern eine parametri-

sche Fläche. Die Fläche S bildet aus dem zweidimensionalen Parameterbereich mit den Para-

metern u und v in den dreidimensionalen Bildbereich auf den Punkt p�⃑  in kartesischen Koordi-

naten ab (Gl. 5.1). Im Falle einer Rotoroberfläche repräsentiert der Parameter u die Umfangs-

                                                 
17 [39] basiert auf Auszügen aus diesem Kapitels. 
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richtung, wohingegen der Parameter v die Rotorachsrichtung beschreibt. Die Werte u und v 

des Parameterpaares werden durch f⃑ zusammengefasst. 

 

)f(S)v,u(Sp


==         mit        3Rp ∈


 Gl. 5.1 

 

Eine Form der parametrischen Fläche sind NURBS18. Diese finden vielfache Anwendung in 

der graphischen Datenverarbeitung. Der Vorteil liegt in der intuitiven geometrischen Eigen-

schaft, numerischen Stabilität und der effizienten Berechnung. Viele CAD Systeme benutzen 

NURBS zur Darstellung von Flächen und Kurven, so dass die Rotoroberflächen in diesen 

Systemen manipuliert und verarbeitet werden können [112]. Für die Modellierung des Rotors 

wird ausschließlich die Mantelfläche berechnet. Die Stirnseiten werden nicht in das Modell 

aufgenommen, da diese zur Berechnung des Profileingriffsspaltes nicht benötigt werden. In 

den meisten Fällen liegen die betrachteten Rotoren jedoch als eine Menge von Punkten vor. 

Diese Punktemenge muss in eine NURBS-Fläche überführt werden, wobei grundsätzlich ver-

schiedene Methoden existieren. Einige Arbeiten wie [113] beschreiben eine Approximation 

der Punkte durch eine NURBS-Fläche mit Hilfe der Methode der kleinsten Fehlerquadrate, 

[114] stellen einen evolutionären Berechnungsansatz vor und [112] beschreibt einen Algo-

rithmus zur Interpolation einer Fläche. Welcher Ansatz verfolgt wird, um eine Fläche zu er-

stellen, liegt oftmals in dem konkreten Anwendungsfall begründet. Da in den meisten Fällen 

geometrisch berechnete Profile (z.B. auf Basis des Verzahnungsgesetztes) als Ausgangsbasis 

verwendet werden, kommt im Rahmen dieser Arbeit ein Interpolationsverfahren zur Anwen-

dung. 

 

5.2 Kollisionsanalyse der Hüllkörperhierarchie 

Ein weit verbreiteter Ansatz in der graphischen Datenverarbeitung ist, komplexe geometrische 

Objekte mit Hilfe von Hüllkörpern zu vereinfachen. Mehrere Vorgehensweisen und Arten von 

Hüllkörperelementen, die in der Hüllkörperhierarchie gebräuchlich sind, werden von [115] 

beschrieben. In dem hier geschilderten Verfahren wird die Hüllkörperhierarchie durch eine 

Quadtree-Unterteilung des Parameterbereiches der Rotoroberflächen erreicht. Ein Untertei-

lungsschritt besteht dabei aus einer Viertelung eines Rechtecks im Parameterbereich in vier 

gleich große Rechtecke durch Kantenhalbierung. Zu jedem neu erstellen Rechteck im Para-
                                                 
18 Die Abkürzung NURBS steht für Non Uniform Rational B-Splines. 
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meterbereich wird ein, die zugehörige Fläche im Bildbereich einhüllender Körper berechnet. 

Eine beispielhafte Hauptrotorgeometrie und die darauf basierende Hüllkörperhierarchie mit 

Quadern als Hüllkörper zeigt Abbildung 5.1. 

 

 
Abbildung 5.1: Unterteilung der Rotoroberfläche S im Parameterbereich und zugehörige Hüllkörper in 

Form von Quadern im Bildbereich 

 

Da der Abstand der Rotoren einer Rotationsverdrängermaschine im Vergleich zu ihren äuße-

ren Abmessungen klein ist und die Rotoren in der Regel schraubenartig ineinander greifen, 

lassen sich mit Hilfe eines Kollisionstests die Regionen auf den Oberflächen der Rotoren be-

stimmen, deren Distanz am geringsten ist. Dabei kommen die zuvor berechneten Hüllkörper-

hierarchien der beiden Rotoren zum Einsatz, indem beide Hüllkörperhierarchien auf gegensei-

tige Kollision getestet werden. In dieser Arbeit wird der Ansatz der simultanen Tiefensuche 

bevorzugt, weil dabei in beiden Hierarchien Teilbäume wegfallen, die keine Kollision aufwei-

sen und somit deutlich weniger Rechenzeit benötigt wird [11]. Da die Hüllkörperhierarchien 

der beiden Rotoren die gleiche Struktur besitzen sollen, können die Ebenen der Bäume paar-

weise auf Kollision getestet werden. Es wird also mit den Wurzeln der beiden Hierarchien 

begonnen. Nur wenn eine Kollision vorliegt, werden in der nächsten Ebene die Kinder der 

kollidierten Hüllkörper weiter betrachtet. Findet keine Kollision statt, werden diese Teilbäume 

für weitere Kollisionstests verworfen. 

u 

v 
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Diese Vorgehensweise wird so lange ausgeführt, bis entweder keine Kollision mehr auftritt 

oder bis der Algorithmus in der letzten Ebene des Baumes angekommen ist. Hier werden nun 

alle Hüllkörperelemente mit denen des Gegenrotors auf Kollision getestet, wobei als Ergebnis 

in jedem Hüllkörperelement gespeichert wird, mit welchem Element der anderen Hierarchie 

eine Kollision stattgefunden hat. Diese Markierung der Hüllkörperelemente kann im weiteren 

Verlauf der Berechnung als Hilfe dienen, um z.B. Startwerte für eine Newton-Iteration zu 

berechnen. 

 

5.3 Unterteilung der Annäherungsregion 

Der Kollisionstest stellt die Basis für die Berechnung der Isodistanzlinen im Parameterbereich 

dar. Aus den Quadraten im Parameterbereich der Rotoroberfläche, welche zu der untersten 

Ebene des Quadtrees gehören, wird nun ebenfalls im Parameterbereich ein äquidistantes Git-

ter gebildet, wobei die Knoten des Gitters im Zentrum der Quadranten liegen. Zunächst wird 

jedem Gitterknoten nur eine digitale Information gegeben, ob eine Kollision vorliegt. 

 

 
Abbildung 5.2: Ergebnis des Marching-Squares Algorithmus am Beispiel der Annäherungsregion und 

einer Isodistanzlinie mit einem Abstandswert von 0,6 mm dargestellt im Parameterbe-
reich des Nebenrotors 
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Die Knoten mit Kollisionsattribut definieren im Parameterbereich damit ein Gebiet, in dem 

eine Kollision auftritt bzw. die Rotoren sehr nahe beieinander liegen (Abbildung 5.2). Ein 

polygonaler Rand des Gebietes kann mit Hilfe des Marching-Squares Algorithmus [116] be-

rechnet werden. Es stellt gegenüber dem gesamten Parameterbereich der Nebenrotorfläche 

bereits eine deutliche Einschränkung dar. Eine Verbesserung im Sinne einer weiteren Ein-

schränkung kann durch die Vorgabe eines maximalen Abstandes erreicht werden. Hierzu wird 

zunächst für alle Gitterpunkte mit Hilfe der Kollisionsinformation der Abstand zu der gegen-

überliegenden Rotoroberfläche berechnet und anschließend mit dem vorgegebenen Maximal-

abstand verglichen. Gitterpunkte, die einen kleineren Abstand haben, werden markiert. Die 

Anwendung des Marching-Squares Algorithmus auf das so markierte Gitternetz ergibt eine 

von einer Isodistanzlinie begrenzte Region (Abbildung 5.2). Sie ist nochmals kleiner als die 

Region der Kollisionen und somit besser für die weitere Verarbeitung geeignet. Eine Isodis-

tanzlinie, die in mehrere Teile zerfallen kann, wird dabei geometrisch durch Polygonzüge re-

präsentiert. Die zur Bestimmung einer Quasi-Eingriffslinie erforderliche Unterteilung der Iso-

distanzregion beruht auf folgenden Annahmen, die aufgrund von Beobachtungen in prakti-

schen Situationen plausibel sind: 

 

• Die Annäherungsregion ist streifenförmig und wird durch zwei Komponenten der Iso-

distanzlinie berandet. 

• Die Quasi-Einriffslinie verläuft entlang der Ausdehnungsrichtung des Streifens der 

Annäherungsregion, quasi parallel zu den beiden Komponenten der Isodistanzlinie L1 

und L2. 

• Auf der Verbindungsstrecke zwischen eng gegenüber liegenden Punkten auf den bei-

den Komponenten der Isodistanzlinie gibt es genau einen Parameterwert, dessen ent-

sprechender Flächenpunkt einen minimalen Abstand zur anderen Rotorfläche hat.  

 

Die Grundidee besteht nun darin, für eine dicht liegende Folge von Verbindungsstrecken längs 

der Annäherungsregion gemäß Annahmen die entsprechenden Flächenpunkte minimalen Ab-

standes zu bestimmen und diese als Repräsentation der Quasi-Eingriffslinie auszugeben. 
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Abbildung 5.3: Prinzipielle Unterteilung der durch die Komponenten der Isodistanzlinie L1 und L2 

gebildeten Region im Parameterbereich des Nebenrotors 

 

Ein einfacher Ansatz zur Bestimmung dieser Verbindungsstrecken könnte sein, eine Gerade 

längs zur waagrechten oder senkrechten Seite des Rechtecks des Parametergebiets der Rotor-

fläche zu verschieben und deren Durchschnitt mit dem Streifen als die gewünschten Strecken 

zu nehmen. Abbildung 5.3 zeigt jedoch, dass dies in Strecken mit mehr als nur einem lokalen 

Minimum resultieren kann. Damit sind ähnliche Komplikationen wie bei den zweidimensio-

nalen und vereinfachten dreidimensionalen Methoden verbunden (Abbildung 1.9). Aus die-

sem Grund wird ein Ansatz bevorzugt, bei dem sich die Ausrichtung der Strecken der Region 

dynamisch anpasst. 

 

Dazu wird eine Methode aus [117] aufgegriffen. Diese berechnet für zwei optisch ähnliche, 

geschlossene Polygonzüge auf zwei parallel im Raum liegenden Ebenen eine verbindende 

ringförmige Fläche. Die resultierende Fläche wird durch ein Dreiecksnetz repräsentiert, das 

sich durch Einfügen von Kanten zwischen Knoten auf dem oberen und dem unteren Polygon-

zug zusammen mit den Kanten der Polygonzüge ergibt. Dabei kann die Qualität des Drei-

ecksnetzes durch die Vorgabe von Zielfunktionen spezifiziert werden, wie beispielsweise die 

Minimierung des Flächeninhaltes. Im vorliegenden Fall ist die Aufgabe der Zielfunktion, eine 
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möglichst vollständige Abdeckung der Region mit Triangulationskanten sicherzustellen. Als 

Kriterium wird die Gesamtlänge aller Verbindungsstrecken verwendet. 

 

Hierzu seien im Folgenden die beiden Komponenten der Isodistanzlinie L1 und L2 als zwei 

Punktelisten im Parameterbereich wie folgt definiert. 

 

}a,,a,a{L 1e101 −=





        mit        2
i Ra ∈


 

}b,,b,b{L 1f102 −=


2


        mit        2
j Rb ∈


 
Gl. 5.2 

 

Eine Verbindungsstrecke, in Anlehnung an das ursprüngliche Verfahren auch Triangulations-

kante genannt [117], zwischen den Punkten a⃑i und b�⃑ j im Parameterbereich wird im Weiteren 

als ti,j bezeichnet. Eine optimale Abdeckung zwischen den beiden Komponenten der Isodis-

tanzlinie L1 und L2 ist dann gegeben, wenn die Gesamtlänge aller Triangulationskanten mini-

mal ist. Die Ermittlung der Triangulationskanten erfolgt mit Hilfe des Bellman’schen Optima-

litätsprinzips [118]. Diese besagt, dass die Gesamtlänge aller Triangulationskanten nur dann 

minimal werden kann, wenn für jede Teilmenge die Länge aller Kanten ebenfalls minimal 

wird. Die Menge aller Triangulationskanten wird nun zur Bestimmung des Profileingriffsspal-

tes in Form einer Folge von Paaren von Punkten minimalen Abstandes auf beiden Rotorflä-

chen verwendet. Dabei stellt die Minimumsuche auf einer Triangulationskante ein Teilprob-

lem dar, dessen Lösung im Weiteren beschrieben wird. 

 

5.4 Berechnung der Punktepaare der Quasi-Eingriffslinie 

Die Berechnung der Punktepaare minimalen Abstandes erfolgt entlang den Triangulationskan-

ten im Parameterbereich einer Fläche. Es muss zunächst also festgelegt werden, auf welcher 

Rotoroberfläche die Berechnung durchgeführt wird. Die Festlegung der Oberfläche kann aus 

numerischer Sicht deutlichen Einfluss auf das berechnete Ergebnis haben, denn es wird immer 

zu einem Punkt im Bildbereich der Ausgangsrotoroberfläche ein Punkt auf der anderen Ro-

toroberfläche mit minimalem Abstand mit Hilfe einer Newton-Iteration bestimmt. Die 

Newton-Iteration ist dabei die kritische Operation, da sie in der Regel nur dann gute Ergebnis-

se liefert, wenn ein guter Startwert vorliegt. Ebenfalls können starke Krümmungen oder Wen-

destellen der Fläche im Suchbereich zu nicht repräsentativen Ergebnissen führen. Aus diesem 

Grund empfiehlt es sich, die Newton-Iteration auf dem Rotor mit der geringeren Zähnezahl 
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und den größeren Radien durchzuführen. Für die im Bereich Schraubenkompressoren typi-

scherweise verwendeten asymmetrischen Profile bedeutet dies, dass der Hauptrotor als Aus-

gangspunkt gewählt wird. Die Newton-Iteration zur Berechnung des minimalen Abstandes 

wird somit auf der Oberfläche des Hauptrotors ausgeführt. 

 

Auf jeder Triangulationskante ti,j wird in Abhängigkeit des Parameters x genau ein Punkt des 

minimalen Abstandes gesucht. Die Parameterwerte f⃑ji als Funktion des Triangulationskanten-

parameters x ist durch Gl. 5.3 gegeben. 

 

)ab(xa)x(f iiiij


−⋅+=         mit        2
ij Rf ∈


        wobei        1x0 ≤≤  Gl. 5.3 

 

Diese Funktion läuft also im Parameterbereich linear von a⃑i nach b�⃑ j und gibt als Ergebnis das 

Parameterpaar u und v der NURBS-Fläche S zurück. Mit Hilfe der parametrischen Funktion 

der NURBS-Fläche S werden dann die zugehörigen Punkte P�⃑ x,ij im Bildbereich berechnet (Gl. 

5.4). 

 

ij,xij p))x(f(S


=         mit        3
ij,x Rp ∈


        wobei        1x0 ≤≤  Gl. 5.4 

 

Die Möglichkeiten, den minimalen Abstand zwischen einer NURBS-Fläche und einem Punkt 

der Triangulationskante im Bildbereich zu berechnen, sind vielfältig. Das verwendete 

Newton-Verfahren wird z.B. von [119] beschrieben. Weitere Techniken sind in [120] und 

[121] zu finden. Da die Suche nach dem minimalen Abstand nun lediglich von dem Parameter 

x der Triangulationskanten abhängt und eine Unimodalität der Abstandsfunktion durch die Art 

der Triangulierung als gegeben angenommen werden kann, lässt sich z.B. mit Hilfe des Gol-

denen Schnittes eine effiziente Minimumsuche durchführen [122]. Der maßgebliche Vorteil 

gegenüber einer Abtastung in festen, äquidistanten Schritten liegt in der Anzahl an benötigten 

Newton-Iterationen. Da die Abstandsberechnung mittels Newton-Iteration numerisch sehr 

aufwändig ist, kann durch die Anwendung des Goldenen Schnitts eine deutliche Reduktion 

der Berechnungszeit erreicht werden. Des Weiteren kann die zu Beginn durchgeführte Hüll-

körperberechnung zur Generierung von Startwerten für die Newton-Iteration genutzt werden 

und so zu stabilen und zulässigen Lösungen beitragen. Auf diese Weise wird zu jeder Kante 

ein Punkt bestimmt, der einen minimalen Abstand zur Oberfläche des anderen Rotors hat. 
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Werden die Punkte gemäß der Reihenfolge der Kanten zu einer Linie verbunden, beschreibt 

das Ergebnis den Profileingriffsspalt auf der Oberfläche des Ausgangsrotors. Die Punkte für 

die Oberfläche des Gegenrotors werden durch die Newton-Iteration mitberechnet. 

 

In Abbildung 5.4 ist eine exemplarischer Gegenüberstellung der Ergebnisse des neuen Algo-

rithmus mit der Methode nach [38] am Beispiel des Screw Vacuum Blowers gezeigt. Der 

Spaltverlauf entlang der Rotorachse lässt die Periodizität der Rotorgeometrie zu erkennen. 

Die Merkmale des Verlaufs wiederholen sich entsprechend der Steigung des Hauptrotors. Zu-

dem ist dem berechneten Spaltverlaufe der Verlauf der Berührlinie des idealen Profils gemäß 

dem Verzahnungsgesetz gegenübergestellt. Hierbei zeigt sich, dass sich die räumliche Lage 

der Eingriffslinie und der Quasi-Eingriffslinie leicht unterscheiden, so dass die Eingriffslinie 

nur mit entsprechendem Genauigkeitsverlust zur Abschätzung der realen Spalthöhe genutzt 

werden kann. 

 

 

 
Abbildung 5.4:  Projektion des Spaltverlaufes in die yz-Ebene im Vergleich mit [38] 
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Abbildung 5.5:  Spalthöhe als Funktion der Rotorachse z im Vergleich mit [38] 

 

Der Vergleich der Spalthöhen mit dem Verfahren nach [38] zeigt, dass beide Verfahren in wei-

ten Bereichen nahezu identische Spalthöhen liefern, jedoch sind Abweichungen in zwei Be-

reichen festzustellen (Abbildung 5.5). Eine Abweichung betrifft die Abbildung von Hinter-

schneidungen in Richtung der z-Koordinate. Die Hinterschneidung zu Beginn des Rotorpaares 

(z=0mm) wird vom Verfahren nach [38] nicht berechnet und fehlt dementsprechend im Spalt-

verlauf. Dies ist durch die Generierung der initialen Quasi-Eingriffslinie bedingt, da diese a 

priori zwischen zwei im Stirnschnitt ermittelten Punkten minimalen Abstandes liegt und somit 

jede Hinterschneidung an den Rändern der Rotoroberflächen ausgeschlossen ist. Des Weiteren 

sind im Bereich des hochdruckseitigen Blasloches (60mm<z<80mm) Unterschiede zu erken-

nen. Hierbei folgt die mit der neuen Methode berechnete Quasi-Eingriffslinie der Berührlinie 

des idealen Profilpaares, was zur Folge hat, dass im Vergleich zur Methode nach [38] in die-

sem Bereich ein geringerer Abstand berechnet wird. Da die Quasi-Eingriffslinie eingangs als 

Linie des geringsten Abstandes definiert wurde, kann das Resultat des neuen Ansatzes als 

Verbesserung angesehen werden. Zudem hat es den Vorteil, dass es flexibel auf alle parame-

trischen Flächen anwendbar ist und somit z.B. auch für die Berechnung der Gehäusespalte 

genutzt werden kann. Ein weiterer Vorteil gegenüber der Bisektionsmethode liegt in der Feh-

leranfälligkeit. Da in einem Verfeinerungsschritt der Bisektionsmethode einer weiterer Profil-
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eingriffsspaltpunkt immer in Abhängigkeit der beiden benachbarten Punkte bestimmt wird, 

können sich z.B. numerische Fehler in der Berechnung immer weiter fortpflanzen und weiter 

verstärken. In dem hier vorgestellten Ansatz ergibt sich durch die Unterteilung der Annähe-

rungsregion in separat zu evaluierende Triangulationskanten eine Unabhängigkeit einzelner 

Teilergebnisse. 
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6. Geometrische Analyse und Modellierung 
 

Die Kernfunktionalität von KaSim-PRE für die geometrische Analyse und Modellierung glie-

dert sich in zwei wesentliche Teilbereiche. Der erste Teilbereich umfasst die zu Beginn der 

Arbeit bereits grob skizzierte Überführung der Bauteilgeometrien in ein arbeitskammerzentri-

sches Modell, indem alle benötigten Kapazitäten und Verbindungen identifiziert werden kön-

nen. Die Grundlage bildet eine stirnschnittbasierte Analyse der geometrisch berechneten ar-

beitsraumbegrenzenden Spaltverbindungen. Ein mögliches Verfahren hierzu ist am Beispiel 

des Profileingriffsspaltes im Rahmen dieser Arbeit entstanden. Die eigentliche Identifikation 

der Kapazitäten und Verbindungen ist oftmals nur ein topologisches Problem, da es nach 

durchgeführter Abstraktion durch die Analyse nicht mehr auf die eigentliche Geometrie an-

kommt, sondern in den meisten Fällen nur noch auf die erzeugten logischen Verknüpfungsin-

formationen. Der zweite Teilbereich umfasst dann die Ableitung der für das physikalische 

Modell benötigten Parameter, wobei im Rahmen dieser Arbeit lediglich auf die für KaSim 

relevanten, nulldimensionalen Parameter eingegangen wird. Im Sinne eines besseren Ver-

ständnisses werden in diesem Kapitel die Schritte der logischen Identifikation und der Ablei-

tung geometrischer Größen jeweils zusammengefasst präsentiert. Die thematische Zusammen-

fassung der einzelnen Aspekte orientiert sich an der Modellierung von physikalischen Effek-

ten und entsprechend damit inhaltlich an den durch KaSim-PRE bereitgestellten Modulen 

(Tabelle 3.1). 

 

Die Ergebnisse geometrischer Berechnungen werden in den folgenden Teilkapiteln nicht nor-

miert oder dimensionslos dargestellt, da eine dimensionslose Darstellung aufgrund der mögli-

chen geometrischen Vielfalt nicht repräsentativ sein muss. Stattdessen gelten die geometri-

schen Ergebnisse für den im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Screw Vacuum Blower mit 

den Parametern gemäß Tabelle 1.2. 

 

6.1 Identifikation der Arbeitskammern19 

Die Identifikation der Arbeitskammern ist der erste und wichtigste Schritt in der Analyse und 

Modellierung von Rotationsverdrängermaschinen, da er die Überführung der Bauteilgeome-

trie in ein dreidimensionales, arbeitskammerzentrisches Modell beinhaltet. Dieser geometri-

                                                 
19 [139] basiert auf Auszügen aus diesem Teilkapitel. 
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sche Analyseschritt von Rotationsverdrängermaschinen ist durch seinen Anspruch der Allge-

meingültigkeit ein insgesamt sehr komplexer Prozess, welcher eine drehwinkelabhängige, 

dreidimensionale Analyse der vorliegenden Geometrie erfordert. Der hier gewählte Weg ist 

die Umsetzung einer deduktiven Top-Down-Methode. Das zunächst unbekannte Problem der 

geometrischen Analyse wird dabei in eine Vielzahl an Teilschritten gegliedert. Ziel der fort-

schreitenden Konkretisierung ist dabei sowohl das Erreichen von handhabbaren bzw. bekann-

ten Teillösungen als auch eine Vereinfachung der späteren Implementierung. 

 

Die vollständige geometrische Analyse wird aus dem Verbund der benötigten Datei- und Pro-

grammschnittstellen herausgelöst und auf die drehwinkelabhängige Identifikation der Ar-

beitskammern und Verbindungen reduziert (Abbildung 6.1). Diese Konkretisierung ermög-

licht eine weitere Spezifizierung der zu entwickelnden Methode auf ihre Kernaufgabe, der 

logisch-geometrischen Analyse der vorgegebenen Geometrie. 

 

 
Abbildung 6.1:  Schematische Darstellung der Struktur des Pre-Processors sowie der Einordnung der 

drehwinkelabhängigen Identifikation der Kapazitäten und Verbindungen 
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Rotorstellungen reduziert werden, wobei in einem nachfolgenden Schritt die gefundenen Ar-

beitskammern jeder Rotorstellung durch geeignete Kriterien miteinander verknüpft werden 

müssen. Die Identifikation aller weiteren Kapazitäten und Verbindungen ist erst dann sinnvoll 

durchführbar, wenn die Arbeitskammern identifiziert sind. Aus diesem Grund wird im Fol-
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genden detailliert auf den Vorgang der Analyse einer einzelnen Rotorstellung eingegangen 

und alle weiteren Aspekte der Kammermodellsynthese in den darauffolgenden Teilkapiteln 

vorgestellt. 

 

Ziel der Analyse einer Rotorstellung ist die Identifikation der Arbeitskammern, ohne dabei die 

eigentlichen geometrischen Daten der Bauteile zu verändern. Diese Vorgehensweise garantiert 

für die Implementierung eine hohe Flexibilität bezüglich der wählbaren geometrischen Reprä-

sentation der Bauteilgeometrie. Abbildung 6.2 zeigt die prinzipiellen Teilschritte der Rotor-

stellungsanalyse mit zunehmender Konkretisierung. Der erste Schritt liegt hierbei in der Tren-

nung zwischen der geometrischen Analyse des Stirnschnittes und der Identifikation der Ar-

beitskammern. Die Umsetzung dieser beiden Teilaufgaben wird im Folgenden erläutert. 

 

 
Abbildung 6.2:  Schematische Darstellung der Teilaufgaben der logisch-geometrischen Analyse einer 

Rotorstellung 
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Vorteil liegt in der Vereinfachung aller geometrischer Berechnungen und der Beschränkung 

der Arbeitskammeridentifikation auf den Stirnschnitt, da sich die Arbeitskammer im Stirn-

schnitt als von einem geschlossenen Kurvenzug umrandete Fläche darstellt. Auf diese Weise 

kann die Datenstruktur mit geometrischen Segmenten zur Darstellung von Rotorprofilen im 

Stirnschnitt direkt verwendet werden, um Arbeitskammern im Stirnschnitt zu beschreiben. Ein 

ähnliches Verfahren zur Stirnschnittbeschreibung wird z.B. von [32] verwendet, jedoch bleibt 

das Verfahren auch für weitere Berechnungen auf den zweidimensionalen Stirnschnitt be-

schränkt. 

 

Durch die abschnittweise Betrachtung der Bauteilgeometrie kommt der Festlegung der Stirn-

schnitte eine besondere Bedeutung zu, da die Wahl der Stützstellen repräsentativ für die Bau-

teilgeometrie sein sollte. Naheliegend ist eine feste Anzahl an Stützstellen vorzugeben, an-

hand derer die Koordinatenstützstellen mit äquidistanten Stützstellen berechnet werden. Diese 

Vorgehensweise ist jedoch ungeeignet für Rotorgeometrien mit variabler Steigung, da entwe-

der eine sehr grobe Diskretisierung in Bereichen großer Umschlingungswinkel vorliegt oder 

aber eine extrem hohe Anzahl an Stützstellen erforderlich ist, was der Laufzeit und dem Spei-

cherbedarf der Algorithmen nicht zuträglich ist. Sinnvoller ist eine adaptive Lösung, welche 

sich an den Steigungsverlauf des Rotors anpasst. Hierzu kann die feste Anzahl an Stützstellen 

n statt auf die Rotorlänge auf den Umschlingungswinkel des Hauptrotors ϕHR bezogen werden 

und so ein mittleres Winkelinkrement ∆ϕHR zwischen zwei Stirnschnitten berechnet werden 

(Gl. 6.1). 

 

1n
HR

HR −
ϕ

=ϕ∆  Gl. 6.1 

 

Anhand des tatsächlichen Umschlingungswinkelverlaufes als Funktion der Rotorachsenkoor-

dinate können dann Stützstellen mit äquidistanten Winkelschritten bestimmt werden. Ein Ver-

gleich der äquidistanten Koordinaten- und Winkelschritte ist in Abbildung 6.3 zu sehen. Hier 

ist offensichtlich, dass trotz der identischen Anzahl an Stützstellen das Verfahren der äqui-

distanten Winkelschritte eine bessere Erfassung der relevanten Rotorgeometrie bietet. 
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Abbildung 6.3:  Adaptive Wahl der Stirnschnittkoordinaten bei variabler Rotorsteigung 

 

Ein prinzipieller Nachteil dieser Adaption der Sweep-Methode ist die diskontinuierliche Ab-

bildung der tatsächlichen Maschinengeometrie durch eine beliebige Anzahl an nicht zusam-

menhängenden Stirnschnitten. Die Identifikation der dreidimensionalen Arbeitskammern wird 

dahingehend erschwert, dass einerseits in jedem Stirnschnitt eine Identifikation der Arbeits-

kammern erfolgen muss und andererseits eine Verknüpfung über geeignete Kriterien erfolgen 

muss. Da die nachträgliche Verknüpfung zweier Stirnschnitte einen hohen Berechnungsauf-

wand erwarten lässt, wird dieser immanente Nachteil der Sweep-Methode durch eine spezielle 

angepasste, abstrahierte Abbildung der Bauteilgeometrie kompensiert.  

 

Die abstrakte Abbildung der Bauteilgeometrie, im Weiteren auch als Diagramm bezeichnet, 

nutzt dabei einen wesentlichen Vorteil der Stirnschnittanalyse aus. Der Stirnschnitt einer Ma-

schinengeometrie besteht zwar aus einer Vielzahl an Bauteilen bzw. deren Kurven und deren 

geometrischen Daten, kann jedoch durch eine kleine Menge an Punktepaaren charakterisiert 

werden. Diese ausgewählten, charakteristischen Punktepaare beschreiben im Wesentlichen die 

arbeitsraumbegrenzenden Spalte, welche durch die minimalen kurvennormalen Abstände 

zweier Bauteile im Stirnschnitt definiert sind (Abbildung 6.4). Da beliebige Spalthöhen zu-

lässig sein sollen, wird ein Punktepaar immer durch zwei Punkte, je einem pro Bauteil, be-
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schrieben. Darüber hinaus werden bei zweiwelligen Maschinenbauarten noch die Punkte an 

der Verschneidungskante des Gehäuses sowie die Schnittpunkte des Hauptrotors mit dem 

Umkreis um den Nebenrotor (Hauptrotorschnittpunkt) berücksichtigt. In diesen beiden Fällen 

sind beide Punkte des Punktepaares identisch. 

 

Die Definition des Umkreises um den Nebenrotor ermöglicht eine klare Zuordnung der Ar-

beitskammern im Verschneidungsbereich der beiden Gehäusebohrungen. Alle Arbeitskam-

mern, welche sich geometrisch innerhalb des Umkreises um den Nebenrotor befinden, werden 

dementsprechend später als Nebenrotorkammer klassifiziert. 

 

 
Abbildung 6.4:  Exemplarische Darstellung der charakteristischen Punktepaare und einer durch die 

Punktepaare definierten Arbeitskammer im Stirnschnitt 

 

Ein Diagramm entspricht einer zweiparametrigen Fläche, welche durch die Abwicklung einer 

Bauteiloberfläche in Umfangsrichtung entsteht (Abbildung 6.5). Der Parameter s in Um-

fangsrichtung entspricht z.B. der Kurvenlänge des Rotorprofils im Stirnschnitt, der Parameter 

z repräsentiert die Lage des analysierten Stirnschnittes in Rotorachsrichtung. Die charakteris-

tischen Punktepaare, die als Ergebnis der Stirnschnittanalyse den abstrahierten Stirnschnitt 

darstellen, werden in das dem Bauteil entsprechende Diagramm eingefügt. Zwei Punktepaare 

in s-Richtung bilden ein Bauteilsegment, da sie den Abschnitt der jeweiligen Bauteilgeometrie 

im Stirnschnitt repräsentieren. 
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Abbildung 6.5: Darstellung der Punktepaare und Bauteilsegmente in der abgewickelten Bauteiloberflä-

che am Beispiel des Nebenrotors 

 

Die charakteristischen Punktepaare erfüllen im Rahmen der Diagramme mehrere Aufgaben. 

Zunächst beinhalten sie die für die spätere Identifikation und Berechnung der Spaltverbindung 

benötigten geometrischen Informationen. Des Weiteren ist jedes Punktepaar definitionsgemäß 

in zwei Diagrammen (z.B. Rotor und Gehäuse im Falle eines Gehäusespaltes) eingefügt, so 

dass eine Verknüpfung zwischen den Diagrammen und damit auch zwischen den Bauteilseg-

menten verschiedener Bauteile entsteht. Diese Verknüpfung wird zur Identifikation der Ar-

beitskammern im Stirnschnitt genutzt, die dadurch logisch und vollständig losgelöst von der 

tatsächlichen Maschinengeometrie abläuft. Der zweite Vorteil der Diagrammdarstellung liegt 

in der regelbasierten Verknüpfung der Segmente in zwei aufeinanderfolgenden Stirnschnitten. 

Gehören zwei Segmente in aufeinanderfolgenden Stirnschnitten zur gleichen Arbeitskammer 

(Abbildung 6.5), so werden diese Segmente in z-Richtung miteinander verknüpft. 

 

Damit hat ein Bauteilsegment im Allgemeinen zwei Verknüpfungen in jeweils beide Parame-

terrichtungen. Die Verknüpfung in s-Richtung ermöglicht die arbeitskammerorientierte Be-

trachtung des ausgewählten Stirnschnittes, wohingegen die Verknüpfung in z-Richtung die 

Betrachtung der zur Arbeitskammer gehörigen Bauteiloberfläche ermöglicht. Der Vorteil der 
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einmal gesetzten Verknüpfungen liegt in der Verkürzung der Rechenzeit bei einer späteren 

Auswertung der Diagramme zur Identifikation der Arbeitskammern oder zur Berechnung  

geometrischer Größen, da das Verfolgen der Verknüpfungspfade selbst an keine geometri-

schen Berechnungen mehr gebunden ist (Abbildung 6.5). Das Verknüpfen der Segmente un-

tereinander geschieht automatisch beim Einfügen in das Diagramm. Hierbei wird regelbasiert 

anhand der geometrischen Lage der charakteristischen Punkte im Stirnschnitt entschieden, 

welche Segmente in z-Richtung miteinander verknüpft werden müssen, so dass statt einer 

mathematisch komplexen Berechnung der Überdeckung zweier von nicht-konvexen Polygo-

nen umschlossenen Flächen lediglich der dreidimensionale Abstand der Mittelpunkte der Ver-

bindungslinie der charakteristischen Punkte berechnet und verglichen werden muss. Hier-

durch können alle relevanten Änderungen der Stirnschnittgeometrie hinsichtlich der Arbeits-

kammerverteilung erfasst und durch Setzen der Verknüpfungen in die abstrakte Diagramm-

darstellung übertragen werden. Hierzu gehört auch die Information, dass eine Arbeitskammer 

mit fortschreitender Rotorachsenkoordinate entsteht oder verschwindet. Dieser Sachverhalt 

kann durch die Verknüpfung des jeweiligen Bauteilsegmentes mit einem speziellen Null-

Segment ausgedrückt werden. 

 

6.1.2 Synthese der Arbeitskammern in diskreten Rotorstellungen 

Die Identifikation der Arbeitskammern wird zunächst auf den Stirnschnitt begrenzt, wobei 

nicht die reale Geometrie, sondern der abstrahierte Stirnschnitt in den Diagrammen genutzt 

wird. Das prinzipielle Vorgehen ist in Abbildung 6.6 dargestellt. Es werden die abstrakten 

Bauteilsegmente aller Diagramme in einem beliebigen Stirnschnitt in einer Liste gespeichert 

und ein zufälliges Element der Liste als Startsegment gewählt. Passend zu dem Startsegment 

wird ein angrenzendes Segment gesucht. Durch die Verknüpfung der Segmente über die cha-

rakteristischen Punktepaare stehen somit immer drei mögliche Kandidaten pro Segmentrand 

zur Verfügung, da durch ein Punktepaar maximal vier Bauteilsegmente in einer Stirnschnitt-

ebene miteinander verknüpft werden können. Die Suche nach dem im Sinne der Arbeitskam-

meridentifikation richtigen Bauteilsegment ist durch verschiedene mathematische Ansätze 

möglich, wobei an dieser Stelle eine sehr pragmatische, rekursiv aufgebaute Methode vorge-

stellt wird, welche auf dem Divide and Conquer-Prinzip beruht. 
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Abbildung 6.6: Vorgehen zur Identifikation der Arbeitskammern im Stirnschnitt nach dem Divide and 

Conquer-Prinzip 

 

Diese Methode bewertet anhand vorgegebener Randbedingungen einen Rekursionsstrang als 

zulässig, wenn er alle Bedingungen erfüllt. Die Randbedingungen bestehen im Wesentlichen 

aus der Vorgabe maximal zulässiger Segmentanzahlen pro Bauteil und Arbeitskammer. Die 

Suche nach angrenzenden Segmenten ist beendet, sobald die Kontur der Arbeitskammer im 

Stirnschnitt geschlossen ist. Alle für diese Arbeitskammer genutzten Segmente werden aus der 

zu Beginn erzeugten Liste entfernt und ein neues Startsegment ausgewählt. Wenn alle Seg-

mente Arbeitskammern zugeordnet sind, ist der Algorithmus beendet. 

 

Die Identifikation der Arbeitskammern erfolgt zunächst im ersten vorliegenden Stirnschnitt 

der Diagramme. Handelt es sich im einfachsten denkbaren Fall um eine Rotorgeometrie ohne 

Umschlingung, so sind damit bereits alle Arbeitskammern identifiziert. Um die normalerweise 
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bei einer verwundenen Rotorgeometrie entlang der Rotorachse neu entstehenden Arbeits-

kammern zu erfassen, werden Unstetigkeiten in den Verknüpfungen ausgenutzt. Eine solche 

bewusst eingebaute Unstetigkeit sind Bauteilsegmente, welche in z-Richtung keinen Vorgän-

ger haben und durch die Verbindung zu einem Null-Segment gekennzeichnet sind. Solche 

Bauteilsegmente gehören mit hoher Wahrscheinlichkeit zu einer neuen Arbeitskammer. Dies 

bedeutet, dass die Arbeitskammeridentifikation nicht in jedem Stirnschnitt angewandt werden 

muss, sondern lediglich in den Stirnschnitten wiederholt wird, in denen Segmente ohne Vor-

gänger existieren. Besteht eine Kammer in einem solchen Stirnschnitt nur aus Segmenten oh-

ne Vorgänger, so handelt es sich um eine neue Arbeitskammer. 

 

6.1.3 Drehwinkelabhängige Identifikation der Arbeitskammern 

Die Analyse der einzelnen Rotorstellung wird für den gesamten zu untersuchenden Drehwin-

kelbereich wiederholt und liefert die Arbeitskammerverteilung in allen Rotorstellungen. Diese 

Arbeitsschritte sind vollständig unabhängig voneinander und ermöglichen somit eine effizien-

te Parallelisierungsstrategie. Für die Identifikation weiterer Kapazitäten und Verbindungen ist 

eine Verknüpfung der Arbeitskammern über alle Rotorstellungen erforderlich, da ansonsten 

alle anderen Entitäten des dreidimensionalen Kammermodells ebenfalls noch eine drehwin-

kelabhängige Zuordnung benötigen würden. Sind jedoch bereits alle Arbeitskammern der je-

weiligen Rotorstellung zu einer Entität zusammengefasst, so kann z.B. eine Spaltverbindung 

zwischen zwei Arbeitskammern ebenfalls direkt drehwinkelabhängig bestimmt werden. 

 

Eine sinnvolle Vorgehensweise für diese Aufgabe ist die Zuordnung mit Hilfe der Volumen-

schwerpunkte der Arbeitskammern. Es werden kontinuierlich immer zwei aufeinanderfolgen-

de Rotorstellungen miteinander verglichen, wobei die Abstände der Volumenschwerpunkte 

der jeweiligen Arbeitskammern in eine Matrix eingetragen werden. Mit Hilfe von Optimie-

rungsansätzen, der Vorgabe eines Maximalabstandes für zwei Volumenschwerpunkte und der 

Randbedingung, dass Haupt- und Nebenrotorkammern nicht verknüpft werden dürfen, kann 

die Matrix soweit von Einträgen bereinigt werden, dass nur noch eindeutige Zuordnungen 

zwischen zwei Rotorstellungen bestehen. Dies schließt Arbeitskammern ohne Vorgänger und 

Nachfolger mit ein. Insbesondere im Kontext von konischen Rotoren und variabler Steigung 

kann die Definition eines Maximalabstandes für zwei logisch zusammengehörende Volumen-

schwerpunkte anspruchsvoll sein, da die Abstände für die jeweiligen Arbeitskammern stark 

variieren können. Dieser Sachverhalt stellt eine potentielle Schwachstelle dar, welche die Zu-

ordnung der Arbeitskammern fehlschlagen lassen kann. Eine deutliche Verbesserung wird 
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erreicht, indem vor dem Vergleich die Position der Volumenschwerpunkte der Referenzrotor-

stellung unter Kenntnis des Hauptrotordrehwinkelinkrements extrapoliert wird. Auf diese 

Weise werden die Volumenschwerpunkte quasi in der gleichen geometrischen Position vergli-

chen und die Abstände zwischen allen logisch zusammengehörenden Volumenschwerpunkts-

paaren gehen gegen null und nicht gegen einen von der Geometrie, dem Drehwinkelinkrement 

und der Lage der Kammern abhängigen Wert. 

 

Um einen solchen Vergleich zu bewerkstelligen, ist es erforderlich, unter der Vorgabe eines 

Drehwinkelinkrements die relative Änderung des Volumenschwerpunktes zu berechnen. Die 

Bewegung des Volumenschwerpunktes kann in Zylinderkoordinaten ausgedrückt in zwei 

Komponenten, eine Rotation um die Rotorachse und eine Translation in Richtung der Rotor-

achse, zerlegt werden. Die Komponente der Rotation ist trivial, da die Drehung des jeweiligen 

Rotors direkt als Drehung des Schwerpunktes angenommen werden kann. Die Komponente 

der Translation ∆zSchwerpunkt wird durch Betrachtung der lokalen Steigung des Rotors sRotor 

bestimmt. Eine Umrechnung des Drehwinkelinkrements des Rotors ∆αRotor auf den Bruchteil 

einer Rotorumdrehung ergibt multipliziert mit der Steigung die Translation des Volumen-

schwerpunktes (Gl. 6.2). 

 

π⋅
α∆

⋅=∆
2

)z(sz Rotor
tSchwerπunkRotortSchwerπunk  Gl. 6.2 

 

Diese beiden Annahmen stellen natürlich eine Vereinfachung der realen Situation dar und 

vernachlässigen z.B. die drehwinkelabhängige Veränderung der Kammergeometrie und sind 

somit nur für kleine Rotordrehwinkelinkremente gültig. Darüber hinaus gibt es noch einen 

Sonderfall zu behandeln, bei dem sich der Volumenschwerpunkt de facto nur translatorisch in 

Achsrichtung bewegt. Dies ist z.B. bei Rotorgeometrien mit großen Umschlingungswinkeln 

der Fall, wenn die Kammer von der Saug- und Druckseite abgeschlossen das Gas transportiert 

und verdichtet. 

 

Als Ergebnis der Integration der Arbeitskammern über alle Rotorstellungen liegen alle Ar-

beitskammern dreidimensional und drehwinkelabhängig vor, so dass eine Auswertung hin-

sichtlich der Verbindungen direkt eine dreidimensionale und drehwinkelabhängige Darstel-

lung liefert, ohne die gefundenen Verbindungen noch drehwinkelabhängig zuordnen zu müs-

sen. 
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6.1.4 Berechnung der Arbeitskammervolumina 

Eine wesentliche Abstraktion der Kammermodellmethode stellt die Überführung der dreh-

winkelabhängigen Arbeitskammergeometrie in eine Volumenkurve dar. Durch die bekannte 

logische Verknüpfung zwischen Arbeitskammern über mehrere Rotorstellungen muss nur das 

Volumen einer Arbeitskammer, basierend auf ihrer dreidimensionalen Geometrie, berechnet 

werden. Die Berechnung erfolgt auf Basis der Stirnschnittdarstellung. Abbildung 6.7 zeigt 

für eine ausgewählte Arbeitskammer in einer definierten Rotorstellung den fortschreitenden 

Prozess, der das von zwei Stirnschnitten eingeschlossene Teilvolumen bildet, berechnet und 

zu einem Gesamtvolumen VKammer aufsummiert (Gl. 6.3). 

 

 
Abbildung 6.7:  Berechnung des Arbeitskammervolumens auf Basis diskreter Stirnschnittflächen durch 

Analogie zum Pyramidenstumpf 

 

∑∆= VVKammer  Gl. 6.3 
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Das Teilvolumens ∆V kann dabei durch verschiedene Berechnungsverfahren angenähert wer-

den. Das einfachste Verfahren stellt eine Mittelwertbildung dar, bei der das Teilvolumen ∆Vm 

als Produkt des Abstands der Stirnschnittebenen ∆z und dem Mittelwert der Stirnflächen A1 

und A2 berechnet wird (Gl. 6.4). 
 

( ) zAA
2
1V 21m ∆⋅+=∆  

Gl. 6.4 

 

Diese Mittelwertbildung ist jedoch nur gültig, wenn der relative Unterschied zwischen den 

Flächen klein ist. Dies wird durch den Vergleich mit einem alternativen Ansatz offensichtlich. 

Im Rahmen einer genaueren Berechnung wird das Teilvolumen als Polygonstumpf ∆VP in 

interpretiert. Das Volumen wird nach Gl. 6.5 
 

( ) zAAAA
3
1V 2121P ∆⋅⋅++=∆  

Gl. 6.5 

 

berechnet. Wenn die beiden Stirnflächen identisch sind, dann ist auch das Ergebnis beider 

Berechnungsansätze identisch und konvergiert gegen das Volumen eines volumengleichen 

Quaders bzw. Parallelepipeds. Das Verhältnis beider Volumina nimmt den Wert eins an. Im 

anderen Grenzfall, wenn der Flächeninhalt einer der beiden Stirnflächen zu Null wird, ergibt 

sich ein maximaler Unterschied zwischen der einfachen Mittelwertbildung im Vergleich zu 

dem Polygonstumpf. Das Verhältnis ist in diesem Fall größer als Eins und somit ein mit dem 

arithmetischen Mittelwert berechnetes Kammervolumeninkrement um 50 % größer. 

 

Als Konsequenz dieser Betrachtung wird im Rahmen dieser Arbeit der Ansatz des Pyramiden-

stumpfes bevorzugt (Gl. 6.5). Eine exemplarische Analyse am Beispiel des Screw Vacuum 

Blowers zeigt, dass der Unterschied im Arbeitskammervolumen zwischen beiden Ansätzen in 

den meisten Rotorstellungen deutlich weniger als 1,0 % beträgt. Die Ursache für die geringe 

Abweichung liegt in der typischen Geometrie der Arbeitskammern begründet. Wie Abbildung 

6.7 vermuten lässt, sind bei hinreichend kleinem Abstand zwischen den Stirnschnitten die 

relativen Unterschiede zwischen den Flächeninhalten entsprechend klein. Dies könnte ein 

Grund sein, weshalb das mittelwertbildende Verfahren in der Praxis z.B. von [36] oder in 

noch weiter vereinfachter Form von [49] angewendet wird. 
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Abseits möglicher Einflüsse durch den algebraischen Berechnungsansatz haben zwei weitere 

wesentliche Parameter Einfluss auf die Genauigkeit der Volumenkurve. Die Flexibilität be-

züglich der geometrischen Repräsentation eines Bauteilstirnschnittes erfordert eine entspre-

chende Abstraktion bei der numerischen Berechnung. Der durch eine Liste von Segmeten 

(Kapitel 3.2.1) eingeschlossene Flächeninhalt kann zwar durch Anwendung des Green‘schen 

Integralsatzes theoretisch exakt berechnet werden [41], dennoch ist die Abtastung der Seg-

mente mit einer anschließenden numerischen Integration nach der Trapezregel allgemeingül-

tig anwendbar und ermöglicht eine stärkere Entkopplung zwischen geometrischer Repräsenta-

tion und numerischer Berechnung. Zudem kann durch eine hinreichend genaue Abtastung der 

numerische Fehler minimiert werden. Die numerische Integration der Kammerfläche im 

Stirnschnitt wird ebenfalls von [35] [36] [40] angewendet. 

 

Eine Beurteilung der numerischen Ergebnisse für das berechnete Arbeitskammervolumen ist 

aus geometrischer Sicht kaum möglich. Es kann zwar, wie bereits gezeigt, durch Analyse der 

Algorithmen ein möglicher, Prinzip bedingter Fehler identifiziert werden, für eine weiterfüh-

rende Betrachtung ist jedoch ein Vergleich zu bestehenden Lösungsansätzen und Ergebnissen 

sinnvoll. Darüber hinaus ist im Hinblick auf die für die Modelgenerierung nötige Festlegung 

der numerischen Parameter eine Beurteilung der Quantität unter Berücksichtigung physikali-

scher Gesichtspunkte erforderlich. Ein Vergleich auf der Basis einer Kammermodellsimula-

tion für ein breites Spektrum an Betriebszuständen bietet dabei zwar das meiste Potential und 

die größte Objektivität, erscheint jedoch nicht pragmatisch genug. Aus diesem Grund werden 

die zwei für Verdrängermaschinen typischen Kenngrößen herangezogen. Zum einen der Lie-

fergrad, bzw. dessen Bezugsgröße, der theoretischen Massen-/Volumenstrom (Gl. 1.6) und 

zum anderen die thermodynamische Innenleistung, repräsentiert durch die vom Kreisprozess 

eingeschlossene Arbeitsfläche (Gl. 1.9). Diese beiden Kenngrößen können vereinfacht als 

Beurteilungskriterium verwendet werden. 

 

( ))s(Vmax ~SFiktiv  Gl. 6.6 

 

Das fiktive Saugvermögen SFiktiv ist nach Gl. 6.6 direkt proportional zum maximalen Arbeits-

kammervolumen der Haupt- bzw. Haupt- und Nebenrotorseite, wenn vorhanden. Ein mögli-

cher Fehler ist demnach nur proportional zur Abweichung des Maximalwertes der Volumen-

kurve V(s). Die fiktive Innenleistung PFiktiv, welche durch das Ringintegral der Volumenände-



171 

rungsarbeit beschrieben wird, kann unter der Annahme eines drehwinkelunabhängigen Ar-

beitskammerdruckes zu dem Integral der Volumenkurve V(s) vereinfacht werden (Gl. 6.7). 

 

ds)s(V~ds)s(p)s(V~PFiktiv ∫∫ ⋅  Gl. 6.7 

 

Der resultierenden Fehler ist demnach proportional zu Abweichung der von der Volumenkur-

ve eingeschlossenen Fläche. Eine direkte Auswertung der absoluten Kennzahlen ist aufgrund 

der relativ geringen Änderungen in den betrachteten Bereichen nicht sinnvoll, deshalb wird 

direkt die relative Abweichung der Kennzahl im Vergleich zu einem Referenzwert betrachtet. 

 

Im ersten Schritt wird der Einfluss der Integrationsschrittweite ∆s für die Trapezregel unter-

sucht. Hierzu wird die Integrationsschrittweite als Abstand zwischen zwei Punkten auf der die 

Arbeitskammer im Stirnschnitt einschließenden Kontur definiert. Das Ergebnis der Kennzah-

len für Saugvermögen und Leistung ist in Abbildung 6.8 für die Haupt- und Nebenrotorvo-

lumenkurve dargestellt. 

 

 
Abbildung 6.8: Relative Abweichung der Kennzahlen für fiktives Saugvermögen und fiktive Leistung 

zum jeweiligen Wert bei 0,01 mm bei Variation der Schrittweite für die Stirnflächenin-
tegration ∆s bei einem Stirnschnittabstand ∆z von 1mm 
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Die maximal auftretende Abweichung beträgt etwa 2,5 % für die Nebenrotorvolumenkurve, 

wobei beide Kennzahlen ähnliche Tendenzen zeigen. Die maximale Abweichung bei der 

Hauptrotorvolumenkurve liegt, je nach Kennzahl, zwischen 1 und 2 %. Mit kleiner werdender 

Integrationsschrittweite konvergiert die relative Abweichung sehr schnell gegen null, wobei 

bereits bei 0,1 mm keine nennenswerte Verbesserung des Ergebnisses mehr feststellbar ist. 

Hauptursache hierfür ist, dass die Annäherung der eigentlich helixartigen Kanten des Pyrami-

denstumpfes durch gerade Kanten hinreichen genau ist. Der Einfluss auf die fiktive Leistung 

ist ähnlich zu bewerten. 

 

Im nächsten Schritt wird der Einfluss der Diskretisierung in Rotorachsrichtung, also der Ab-

stand der Stirnschnittebenen ∆z untersucht. Hierzu wird analog zur Integrationsschrittweite 

die relative Abweichung betrachtet (Abbildung 6.9). 

 

 
Abbildung 6.9: Relative Abweichung der Kennzahlen für fiktives Saugvermögen und fiktive Leistung 

zum jeweiligen Wert bei 0,3 mm bei Variation des Abstandes zwischen den Stirnschnitt-
flächen ∆z bei einer Integrationsschrittweite ∆s von 0,0025 mm 
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Der Abstand der Stirnschnitte ∆z hat einen deutlich kleineren Einfluss auf das Ergebnis der 

Volumenberechnung als die Integrationsschrittweite ∆s. Eine Reduktion des Abstandes um 

den Faktor 10 bewirkt numerische Änderungen, die kleiner als 0,01 % sind. Dieser Einfluss 

betrifft auch nur die Saugvermögenskennzahl und damit das maximale Kammervolumen. Ein 

Einfluss auf die Leistungskennzahl ist aus physikalischer Sicht quasi nicht vorhanden. Der 

Einfluss des Stirnschnittabstandes spielt jedoch bei der Ermittlung anderen Größen eine Rolle 

und wird im weiteren Verlauf der Arbeit erneut betrachtet. 

 

Für die numerische Integration des Kammervolumens lassen sich somit robuste Parameter 

festlegen, die, von einem physikalischen Standpunkt aus betrachtet, hinreichend genaue Werte 

für eine zuverlässige Simulation liefern (Tabelle 6.2). 

  
Tabelle 6.1: Übersicht der verwendeten numerischen Parameter 

Parameter Wert [mm] Dimensionslos [-] 

Integrationsschrittweite ∆s 2,5∙10-3 4,88∙10-5 

Stirnschnittebenenabstand ∆z 0,5 4,95∙10-3 
 

Um eine gewisse Übertragbarkeit der im Rahmen dieser Arbeit ermittelten Parameter zu ge-

währleisten, bietet sich eine dimensionslose Betrachtung an. Für die Integrationsschrittweite 

∆s wird der Achsabstand als Bezugsgröße definiert, für den Stirnschnittebenenabstand ∆z ist 

die Rotorlänge eine sinnvolle Bezugsgröße. 

 

6.1.5 Einfluss der Spaltverbindungen auf das Arbeitskammervolumen 

 

Im Anschluss an die numerischen Einflüsse wird der Einfluss der Spalte auf das Arbeitskam-

mervolumen betrachtet. Der Einfluss der Spalthöhe wird zunächst am Beispiel des Gehäuse-

spaltes untersucht, wobei dieser ausgehend von einem direkten Kontakt zwischen Rotor und 

Gehäuse sukzessive vergrößert wird. Der Einfluss auf das Arbeitskammervolumen wird wie-

der an den bereits bekannten Kennzahlen für fiktives Saugvermögen und fiktive Leistungs-

aufnahme verdeutlicht. Die relative Zunahme der Kennzahlen bezogen auf eine Spalthöhe von 

Null bei Vergrößerung der Spalthöhe ist in Abbildung 6.10 dargestellt. 
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Abbildung 6.10: Relative Zunahme der Kennzahlen für fiktives Saugvermögen und fiktive Leistung bei 

Variation der Gehäusespalthöhe bezogen auf eine Spalthöhe von Null im Vergleich mit 
einer einfachen geometrischen Abschätzung für das fiktive Saugvermögen nach Gl. 6.8 

 

Erwartungsgemäß nehmen beide Kennzahlen, unabhängig davon ob Haupt- oder Nebenrotor-

kammern betrachtet werden, zu, da sich das durch die Zahnlückenräume und das Gehäuse 

eingeschlossene Volumen vergrößert. Dieser Effekt des vergrößerten Gehäuseinnendurchmes-

sers wirkt sich insbesondere auf das maximale Kammervolumen und damit auf die Saugver-

mögenskennzahl aus. Die Leistungskennzahl zeigt vergleichbare Ergebnisse. Um den selbst 

bei kleinen Spalthöhen großen Einfluss zu verifizieren, wird eine vereinfachte Abschätzung 

des maximalen Arbeitskammervolumens unternommen. Hierzu wird die Volumenänderung 

auf die Vergrößerung der effektiven Schöpffläche im Stirnschnitt zurückgeführt und diese als 

Kreisringsektor zwischen Kopf- und Fußkreis rK und rF approximiert. Eine Vergrößerung des 

Gehäusespaltes ist dann über eine Vergrößerung des Kopfkreisradius abbildbar (Gl. 6.8). 
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Auffällig ist, dass sich die relative Zunahme der Abschätzung für den Haupt- und Nebenrotor 

nicht signifikant unterscheidet und zudem kleiner ausfällt als die durch KaSim-PRE berechne-

te Volumenzunahme. Die Ursache hierfür liegt in der deutlichen Vereinfachung der Abbildung 

der Schöpffläche, da diese bei den realen Rotorprofilen immer kleiner als der Flächeninhalt 

des vergleichbaren Kreisringsektors ist, da ein Teil der Schöpffläche durch die Rotorzähne 

eingenommen wird. Bei dem betrachteten Rotorprofil nehmen die Zähne des Nebenrotors 

relativ gesehen weniger von der theoretischen Schöpffläche ein, so dass die relative Arbeits-

kammervolumenzunahme hier deutlich kleiner ausfällt als bei dem Hauptrotor. 

 

Der Stirnspalt hat nur einen Einfluss auf das Kammervolumen, wenn die jeweilige Arbeits-

kammer Kontakt zu der entsprechenden Stirnseite hat. Um den Einfluss auf das maximale 

Kammervolumen abzuschätzen, kann das Verhältnis aus Spalthöhe und Rotorlänge betrachtet 

werden, da die Schöpffläche zunächst als unveränderlich angenommen werden kann. 

 

Rotor

SpaltRotor

Kammer

SpaltKammer

l
hl

)0( V
)h( V +

=  Gl. 6.9 

 

Wird, analog zur Betrachtung des Gehäusespaltes, eine maximale Spalthöhe von 1 mm be-

trachtet, so ergibt sich bei einer Rotorlänge des Screw Vacuum Blowers von 100 mm eine 

Vergrößerung des maximalen Kammervolumens um 1 %. Somit ist der Einfluss der stirnseiti-

gen Abstände zwischen Rotor und umschließendem Gehäuse deutlich geringer zu bewerten.  

 

Der Einfluss der Profileingriffsspalthöhe, welche z.B. durch eine Profilveränderung variiert 

werden kann, ist kaum abzuschätzen. Ebenso hat die Position des Profileingriffsspaltes Ein-

fluss auf die Unterteilung der Arbeitskammern und somit auf das resultierende Arbeitskam-

mervolumen. Hierbei kann es durch die Anwendung verschiedener Algorithmen zu Abwei-

chungen kommen (Abbildung 5.4). Ein Vergleich mehrerer Verfahren offenbart jedoch nur 

einen geringen Einfluss auf das Arbeitskammervolumen, welcher vergleichbar mit dem Ein-

fluss der Stirnspalte ist. 

 

KaSim-PRE bietet neben der geometrischen Berechnung der Spaltehöhen, wie sie im folgen-

den Kapitel beschrieben wird, auch eine Option an, diese im Kammermodell durch Benutzer-

vorgaben zu überschreiben um z.B. eine Parametervariation ohne Neuberechnung des Kam-

mermodells durchzuführen. Hierbei sollte berücksichtigt werden, dass eine solche Änderung 
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der Spalthöhen keine Rückkopplung auf das Arbeitskammervolumen zulässt. In einem sol-

chen Fall muss abgeschätzt werden, ob die im Rahmen der Parametervariation durchgeführte 

Spalthöhenänderung einen relevanten Einfluss auf das Arbeitskammervolumen hat. 

 

6.2 Identifikation der Spaltverbindungen 

Die Spaltströmungen stellen einen bedeutsamen Wirkmechanismus in Rotationsverdränger-

maschinen dar, so dass die geometrische Berechnung der Spaltgeometrie und die Parametri-

sierung der physikalischen Modelle eine wichtige Rolle spielen. Dementsprechend wird zu-

nächst die Identifikation der Spaltverbindungen basierend auf dem dreidimensionalen Kam-

mermodell vorgestellt und die Berechnung der geometrischen Größen und Parameter disku-

tiert. Anschließend wird ein Konzept zur Modellierung der Spalthöhenänderung durch Bau-

teilverformungen präsentiert. 

 

Für die Modellgenerierung ist es wichtig, zwischen Spaltverbindungen zu unterscheiden, die 

bereits implizit durch die Punktepaare der Stirnschnittanalysen vorliegen, und solchen, die 

noch explizit berechnet werden müssen. Die Gehäuse- und Profileingriffsspalte gehören zu 

der erstgenannten Gruppe, die Spalte an den beiden Rotorstirnseiten zur Zweiten. Die Stirn-

spalte sind aufgrund der Tatsache, dass sie für die Synthese der Arbeitskammern nicht benö-

tigt werden, nicht berücksichtigt worden. Die im Allgemeinen auch den Spaltverbindungen 

zugerechnete Kopfrundungsöffnung wird im Sinne von KaSim-PRE nicht als Spaltverbin-

dung, sondern als interne Verbindung zwischen Haupt- und Nebenrotorkammer interpretiert 

und wird dementsprechend nicht in diesem, sondern im darauffolgenden Abschnitt der Arbeit 

behandelt. 

 

6.2.1 Gehäuse- und Profileingriffsspalt 

Die grundlegenden geometrischen Daten der Gehäuse- und Profileingriffsspalte liegen als 

Ergebnis der zu Beginn der Modellgenerierung durchgeführten Stirnschnittanalysen bereits 

vor, da diese Informationen zur logischen Ermittlung der Arbeitskammern benötigt werden. 

Allerdings sind nicht alle solche Punktepaare automatisch Teil einer strömungsmechanisch 

relevanten Spaltverbindung (Abbildung 6.4) und zudem sind die Spaltpunktepaare nicht in 

Rotorachsrichtung miteinander verknüpft. Diese Information ist jedoch einfach aus den Ver-

knüpfungsinformationen der Bauteilsegmente abzuleiten. 
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Zur Identifizierung möglicher Spaltverbindungen werden immer zwei Arbeitskammern paar-

weise betrachtet. Hierbei ist zu beachten, dass eine Arbeitskammer weder mit sich selbst ver-

glichen wird, noch eine vergleichende Betrachtung mehrfach ausgeführt wird. Die Ver-

gleichsoperation zur Bestimmung der Spaltverbindung soll kommutativ sein, so dass es für 

die Systematik des Vergleiches keine Rolle spielt, ob Kammer A zusammen mit B oder Kam-

mer B zusammen mit A betrachtet wird. Die eigentliche Identifikation wird dann wieder auf 

eine einzelne Rotorstellung reduziert. Innerhalb der Rotorstellung werden dann alle Spalt-

punktepaare gesucht, die Bauteilsegmente beider Kammern miteinander verknüpfen. Wenn 

die Stirnschnitte der Arbeitskammern dabei sequentiell durchlaufen werden, ist somit auch 

direkt die geometrische Ordnung der Spaltpunktepaare hergestellt. 

 

 
Abbildung 6.11: Einfluss des Stirnschnittabstandes ∆z auf die Abbildungsgüte des Profileingriffsspaltes 

 

Ein numerischer Einfluss des Stirnschnittabstandes ∆z auf die Abbildungsgüte ist, ähnlich wie 

bei der Berechnung des Arbeitskammervolumens, im Regelfall nicht zu erwarten. Eine Aus-

nahme besteht jedoch bei der Betrachtung des Profileingriffsspaltes von zweiwelligen Ma-

schinen, sofern Hinterschneidungen in Richtung der Rotorachse bestehen. In diesem Fall 

müssen gezwungenermaßen Bereiche im Verlauf des Spaltes existieren, in denen sich der 
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dreidimensionale Kurvenverlauf tangential an die Stirnschnittebene annähert (Abbildung 

6.11). 

 

Für einen solchen Bereich ist der, ohne Bezug zu einem Kammermodell nach [38] berechnete 

Profileingriffsspalt im Vergleich zu den Adaptionen für KaSim-PRE aufgetragen, wobei drei 

verschiedene Stirnschnittabständen betrachtet werden. Da ein Spaltpunktepaar immer nur in 

einer Stirnschnittebene existiert, muss der Profileingriffsspalt bestmöglich an die möglichen 

Stützstellen angepasst werden. Das führt dann im Ergebnis dazu, dass die Spaltpositionen und 

damit auch die Spaltbreiten sich mit fortschreitendem Drehwinkel sprungartig ändern können. 

Je kleiner jedoch der Abstand zwischen den Stirnschnittebenen gewählt wird, desto geringer 

wird der Einfluss dieser Diskretisierung. 

 

Die drehwinkelabhängige Verkettung von Spaltpunktepaaren stellt jedoch nur die geometri-

sche Basisinformation zur Berechnung von Spalten dar, da diese im dreidimensionalen Raum 

lediglich eine Fläche orthogonal zur Strömungsrichtung aufspannen und somit keine geomet-

rischen Informationen in der erwarteten Strömungsrichtung beinhalten. Um solche Auswer-

tungen zu ermöglichen, wird zu jedem Spaltpunktepaar noch eine Zusatzinformation gespei-

chert, die beschreibt, welcher Bereich der Bauteiloberfläche zu der jeweiligen Spaltverbin-

dung gezählt werden kann. Eine exemplarische Darstellung der den Gehäuse- und Profilein-

griffsspalten zugeordneten Flächen ist Abbildung 6.12 zu entnehmen. 

 

 
Abbildung 6.12: Berechnete Spaltberandungsfläche des Gehäuse- und Profileingriffsspaltes in der Dar-

stellung auf der zugehörigen Rotorgeometrie 

 

Da die Festlegung des zu der Spaltverbindung gehörigen „virtuellen“ Volumens eigentlich der 

Domäne der Strömungsmechanik obliegt, muss im Rahmen der Modellgenerierung eine geo-



179 

metrisch lösbare Analogie ermittelt werden. Hierzu wird das von [9] vorgeschlagene Konzept 

verwendet, dass die Länge der Spaltberandung lBerandung in Abhängigkeit der Aufweitung n  

(Gl. 6.10) der lokalen Spalthöhe im Stirnschnitt definiert (Abbildung 6.13). 

 

 
Abbildung 6.13:  Definition der Berandungslänge lBerandung mit Hilfe der Spalthöhenaufweitung n nach [9] 

 

Nach Gl. 6.10 führt eine größere zulässige Spalthöhe hmax an den Grenzen der Berandung zu 

einer größeren Aufweitung n und damit zu einer größeren Berandungslänge. Daraus ergibt 

sich eine größere Fläche dem Spalt zugeordnete Fläche (Abbildung 6.12). Der Einfluss der 

Aufweitung auf die numerischen Ergebnisse für die Spaltlänge in Srömungsrichtung wird im 

Anschluss diskutiert. 

 

Spalt

max

h
hn =  Gl. 6.10 

 

6.2.2 Stirnspalte 

Im Gegensatz zu den Gehäuse- und Profileingriffsspaltverbindungen können die Stirnspalte 

durch die stirnschnittbasierte Modellierung bedingt nicht während der Arbeitskammersynthe-

se ermittelt werden. Dementsprechend müssen die Stirnspalte basierend auf der Rotorgeome-

trie in den Schnittebenen an den stirnseitigen Rotorenden ermittelt werden. Die Ermittlung 

erfolgt empirisch basierend auf einem Regelsatz, der die Unterscheidung verschiedener Fälle 

ermöglicht. Die komplexe Situation insbesondere für zweiwellige Maschinen mit Hinter-

schneidungen in der Profileingriffslinie erfordert die Unterscheidung von bis zu 7 verschiede-

nen Fällen. Die Fallunterscheidung dient im Wesentlichen der Ermittlung der relevanten Bau-

teilkonturen im Stirnschnitt, welche den zu betrachtenden Abschnitt des Rotorzahnkopfes 

formen. Die resultierenden Stirnspaltpunktepaare werden auf einer Skelettlinie des jeweiligen 

hSpalt 

hmax 

lBerandung 

hmax 



180 

Zahnkopfes liegen (Abbildung 6.14). Die Skelettlinie liegt zwischen zwei vordefinierten Ra-

dien, die im Regelfall dem Kopf- und Fußkreisdurchmesser des Rotorprofils entsprechen. 

Zwischen diesen beiden Radien werden, basierend auf dem jeweiligen Rotormittelpunkt, kon-

zentrische Kreise mit wachsendem Radius definiert (weiß) und für jeden dieser Kreise der 

Schnittpunkte mit der zuvor für die jeweiligen Kammern relevanten Bauteilkontur (schwarz) 

ermittelt. Diese Schnittpunkte definieren einen Kreisbogenabschnitt auf dem zuvor definierten 

Kreis. Die Auswertung des Kreisbogens an der Parameterstelle 0,5 liefert dann einen Punkt 

des Stirnspaltes im zweidimensionalen Stirnschnitt. Durch Adaption der z-Koordinatenwerte 

von Rotor- und Gehäusestirnseite ergibt sich das dreidimensionale Punktepaar. Die so berech-

nete Skelettlinie entspricht dabei nicht zwangläufig der minimalen Querschnittsfläche ortho-

gonal zur Strömung, jedoch sind im Gegensatz zu den Gehäuse- und Profileingriffsspalten die 

Strömungsverhältnisse noch deutlich komplexer und somit stellt das hier präsentierte Verfah-

ren lediglich eine plausible Näherung dar. 

 

 
Abbildung 6.14: Konstruktion der Skelettlinie eines Stirnspaltes durch konzentrische Kreise (weiß) und 

die relevante Bauteilkontur (schwarz) am Beispiel des Nebenrotors 

 

Um weitere geometrische Daten wie die Spaltlänge in Strömungsrichtung ableiten zu können, 

wird die Spaltberandung, wie sie auch für die Spalte mit axialer Erstreckung berechnet wird, 

ebenso für die Stirnspalte bestimmt. Hierbei ist durch die Betrachtung im Stirnschnitt die Be-

randung durch das Rotorprofil geometrisch bereits eindeutig definiert, so dass einfach die zur 
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Berechnung der Skelettlinie verwendeten Kreisbogensegmente als Stützkurven für die Fläche 

im Stirnschnitt verwendet werden. 

 

Die identifizierten Stirnspalte einer Rotorstellung sind exemplarisch in Abbildung 6.15 zu 

sehen. In diesem Beispiel werden drei typische Fällen zur Identifizierung der Stirnspalte vor-

gestellt, wobei noch vier weitere Sonderfälle existieren. Der wichtigste Fall ist die Identifika-

tion, die einen Gehäusespaltpunkt im Stirnschnitt als Ausgangpunkt wählt. Bei diesem Fall 

definiert die Lage des Gehäusespaltes den maximalen Radius für die konzentrischen Kreise, 

der minimale Radius ist durch den Fußkreis definiert. Die beiden relevanten Bauteilkonturen 

werden mit Hilfe der logischen Bauteilsegmentverknüpfungen ermittelt. Ausgehend von dem 

Gehäusespaltpunktepaar gibt es im Rotordiagramm nur zwei Bauteile, die das Gehäusespalt-

punktepaar als Start- respektive Endpunkt haben. Damit sind alle Randbedingungen zur An-

wendung des bereits beschriebenen Schnittpunktalgorithmus definiert. 

 

 
Abbildung 6.15: Identifizierte Stirnspaltverbindungen auf der Auslassstirnseite und die verwendete Me-

thodik 

 

Der nächste Fall betrifft die Identifikation eines Stirnspaltes ausgehend von einem Profilein-

griffsspalt. In diesem Fall ist das Vorgehen analog zu der Variante mit dem Gehäusespalt, mit 

der Einschränkung, dass ein solcher Stirnspalt lediglich zwischen Nebenrotorarbeitskammern 

existieren darf. Der letzte Fall, der im Rahmen dieser Arbeit konkret vorgestellt wird, ist ein 

Fall Gehäusespalt 

Fall Profileingriffsspalt 

Fall Verschneidungskante 
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Stirnspalt zwischen einer Haupt- und Nebenrotorkammer, welcher die im Bereich der Gehäu-

severschneidungskante verschwindende Hauptrotorkammer „überspringt“ und eine Verbin-

dung zu der an die vorlaufende Zahnflanke angrenzende Kammer herstellt. Dieser Fall ist 

dadurch logisch schwieriger zu detektieren, da es zwischen den beiden Arbeitskammern kei-

nen gemeinsamen Ausgangspunkt gibt. Aber auch dieser Fall kann durch die Verknüpfungsin-

formation der Bauteilsegmente gelöst und die beiden Bauteilsegmente identifiziert werden, 

die in Umfangsrichtung an das Segment der übersprungenen Kammer angrenzen. Damit sind 

die benötigten Bauteilkonturen bekannt und der minimale Radius entspricht erneut dem Fuß-

kreisradius. Der maximale Radius wird geometrisch aus den beiden Bauteilkonturen abgelei-

tet und entspricht dem Wert, bei dem noch mit beiden Bauteilkonturen ein gültiger Schnitt-

punkt mit dem zum Rotormittelpunkt konzentrischen Kreis berechnet werden kann. 

 

6.2.3 Berechnung von Spaltparametern 

Die Berechnung von Spaltparametern umfasst zunächst grundlegende Basisinformationen, die 

von nahezu allen Spaltströmungsmodellen benötigt werden. Dies ist die Spaltfläche bzw. die 

Faktorisierung in Spalthöhe- und breite. Da der relevante Strömungsquerschnitt in Form von 

sequentiell angeordneten Punktepaaren vorliegt, kann die durch die Punktepaare aufgespannte 

Fläche einfach über eine Triangulation approximiert werden. (Abbildung 6.16). 

 

 
Abbildung 6.16: Berechnung der Spaltfläche auf Basis einer Triangulierung der Spaltpunktepaare am 

Beispiel eines Nebenrotorstirnspaltes 

 

Die skalare Fläche ASpalt kann wiederum als Summe der einzelnen Teilfläche ∆ADreieck berech-

net werden (Gl. 6.11). 

 

p�⃑ 1 

p�⃑ 2 
p�⃑ 3 
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∑∆= ∆reieckSpalt AA  Gl. 6.11 

 

Der Flächeninhalt ∆ADreieck des einzelnen Dreiecks, aufgespannt durch die Ortsvektoren p�⃑ 1, 

p�⃑ 2und p�⃑ 3, wird aus dem Betrag des Vektorproduktes bestimmt, wobei dieser den Flächeninhalt 

des durch die Vektoren aufgespannten Parallelogramms berechnet. Dementsprechend muss 

für die reine Dreiecksfläche der resultierende Wert halbiert werden (Gl. 6.12). 

 

( ) ( )1312Dreieck pppp
2
1A 

−⋅−⋅=D  Gl. 6.12 

 

Die Berechnung der Spaltbreite bSpalt erfolgt ebenfalls auf Basis der Spaltpunktepaare. Jedes 

Punktepaar kann durch eine arithmetische Mittelwertbildung auf einen einzelnen Punkt p�⃑ m 

reduziert werden. Die daraus resultierende Punktekette entspricht einer in diskreten Punkten 

vorliegenden Raumkurve, deren Gesamtlänge durch die Summe der euklidischen Abstände 

der einzelnen Punkte berechenbar ist (Gl. 6.13).  

 

∑ −−=
i

1i,mi,mSpalt ppb


 Gl. 6.13 

 

Ein exemplarisches Ergebnis der berechneten Spaltbreiten für die Gehäusespalte des Screw 

Vacuum Blowers ist in Abbildung 6.17 dargestellt.  
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Abbildung 6.17: Exemplarische Spaltbreite bSpalt des Haupt- und Nebenrotorgehäusespaltes als Funktion 

der Phase im Vergleich mit der Bahnlänge der äquivalenten Helix 

 

Die Breite des Gehäusespaltes nimmt mit dem Entstehen der Arbeitskammer zu und mit deren 

Verschwinden ab. Der im mittleren Bereich erreichte Maximalwert ist eine Funktion des Ro-

torkopfkreisradius und des Umschlingungswinkels. Um die Qualität des numerisch berechne-

ten Ergebnisses beurteilen zu können, ist zum Vergleich die Länge einer durch eine Helix ge-

formten Bahnkurve aufgetragen, wobei Radius, Steigung und Windungsanzahl aus der Geo-

metrie des Haupt- bzw. Nebenrotors abgeleitet sind. Die erzielte Übereinstimmung mit der 

analytischen Berechnung ist sehr gut, so dass das numerische Berechnungsverfahren auch für 

andere Spaltverbindungen anwendbar ist. 

 

Die Spalthöhe ist im dreidimensionalen Kammermodell immer eine Funktion entlang der 

durch die Punktepaar beschriebenen Raumkurve. Diese Information ist für eine Analyse der 

tatsächlichen Abstandssituation z.B. zur Beurteilung der mechanischen Gefährdung durch 

Bauteilkontakt hilfreich, aber für die Simulation mit KaSim nicht erforderlich, da pro Rotor-

stellung lediglich eine mittlere Spalthöhe benötigt wird. Die mittlere Spalthöhe h�spalt kann, 

analog zur Berechnung der Spaltbreite, mit Hilfe einer Mittelwertbildung über die Abstände 

zwischen den jeweiligen Punkten eines Punktepaares erfolgen. Dies setzt jedoch voraus, dass 
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die Abstände der Punktepaare äquidistant sind, was nicht immer gegeben ist (Abbildung 6.3). 

Dementsprechend müsste ein gewichteter Mittelwert verwendet werden. Diese Mittelwertbil-

dung hat jedoch eine exakte Lösung, bei der sich die mittlere Spalthöhe aus der Division der 

Spaltfläche ASpalt durch die Spaltbreite bSpalt ergibt (Gl. 6.14). 

 

Spalt

Spalt
Spalt b

A
h =  Gl. 6.14 

 

Die bisher betrachteten Spaltparameter benötigen noch keine Informationen über die geome-

trische Ausprägung des Spaltes in Strömungsrichtung. Die Komplexität steigt jedoch deutlich 

bei der Verwendung eines Vakuumspaltes in der thermodynamischen Berechnung, da neben 

den Informationen zu Spalthöhe- und -breite ebenfalls die Spaltform charakterisiert und pa-

rametrisiert werden muss. Eine automatische Auswahl der Spaltform ist im Rahmen dieser 

Arbeit aufgrund der zu erwartenden Komplexität nicht umgesetzt worden, so dass zu einer 

benutzerdefinierten Spaltform der entsprechende Parameter berechnet wird. Die bisherige 

Methodik zur Bestimmung der Spaltparameter basiert auf umfangreichen, manuellen CAD-

Operationen und kann nur punktuell durchgeführt werden [3]. Bei Gestaltungsmitteln wie 

variabler Steigung oder komplexeren Profileingriffssituationen wie bei Schraubenmaschinen 

ist dieses Verfahren nicht mehr mit angemessenem Arbeitsaufwand durchführbar. Aus diesem 

Grund werden im Folgenden für die bereits bekannte Auswahl an Vakuumspaltformen VR1 

(Abbildung 4.5), VR3 (Abbildung 4.3) und VR7 (Abbildung 4.7) Methodiken zu Ableitung 

der Parameter aus dem dreidimensionalen Kammermodell präsentiert. 

 

Der prinzipiell einfachste Fall ist die Parametrisierung der Form VR3, da für diesen Spalt le-

diglich die Länge der Berandung in Strömungsrichtung berechnet werden muss. Als Basis 

dient die bereits identifizierte Spaltberandungsfläche, welche nach dem Konzept der maxima-

len Spalthöhenaufweitung ermittelt wird (Abbildung 6.13). Die Spaltberandung ist, wie auch 

die Bauteilkonturen, nur in der Stirnschnittebene definiert, die Spaltlänge muss jedoch in 

Strömungsrichtung e⃑Stromfaden, also geometrisch interpretiert orthogonal zu der Fläche der 

Spaltpunktepaare berechnet werden (Abbildung 6.18). 
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Abbildung 6.18: Berechnung der Spaltlänge in Strömungsrichtung lSpalt basierend auf der Länge der 

Spaltberandung im Stirnschnitt lBerandung 

 

Hierzu wird der Umschlingungswinkelverlauf der jeweiligen Rotoren ausgewertet und in ei-

nen Neigungswinkel α der projizierten Spaltpunktepaare umgerechnet. Dieser Winkel ent-

spricht in der gezeigten Anordnung (Abbildung 6.18) durch die paarweise aufeinander senk-

recht stehenden Schenkel dem Winkel, um den die fiktive Spaltströmungsebene gegenüber 

der Stirnschnittebene gekippt ist (Gl. 6.15). 

 

α⋅= cosll BerαndungSpαlt  Gl. 6.15 

 

Dieses Projektionsverfahren eignet sich jedoch nur für Spaltverbindungen, welche sich auf 

eine Zylinderfläche projizieren lassen. Um diese Einschränkung z.B. für den Profileingriffs-

spalt zu umgehen, wird das Verfahren durch eine vektorielle Form verallgemeinert. Hierzu 

kann der Winkel α aus dem Skalarprodukt der Stromfadenrichtung e⃑Stromfaden und der Um-

fangsrichtung e⃑Umfang, welche in der Stirnschnittebene liegt, berechnet werden. Unter der An-

nahme, dass beide Richtungsvektoren Einheitsvektoren sind gilt Gl. 6.16. 

 

StromfadenUmfang eecos




=a  Gl. 6.16 
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Da die Steigung des jeweiligen Rotors nicht zwangläufig konstant und der Abstand zwischen 

zwei Stirnschnittebenen nicht äquidistant sein muss, wird zur Bildung einer mittleren Spalt-

länge für KaSim über alle Spaltpunktepaare ein Mittelwert verwendet, bei dem der Abstand 

der Stirnschnittebenen als Gewicht verwendet wird. 

 

Wie sich zeigt, ist die mathematische Berechnung der Spaltlänge auf Basis der Spaltberan-

dung gut zu handhaben, jedoch hängt die geometrische Ausprägung der Spaltberandung maß-

geblich von der angestrebten Spalthöhenaufweitung zur Festlegung der Grenzen auf der Bau-

teilgeometrie ab. Je größer die angestrebte Spalthöhenaufweitung ist, desto größer wird prin-

zipiell die Spaltlänge (Abbildung 6.19). Eine Spalthöhenaufweitung von Eins konnte aus 

numerischen Gründen nicht erreicht werden. 

 

 
Abbildung 6.19: Spaltlänge lSpalt als Funktion der Spalthöhenaufweitung n am Beispiel des Haupt- und 

Nebenrotorgehäusespaltes des Screw Vacuum Blowers 

 

Der Einfluss auf die Spaltlänge ist, je nach geometrischer Ausprägung des Zahnkopfes, sehr 

unterschiedlich. Die Länge des Hauptrotorgehäusespaltes ist bei kleiner Aufweitung deutlich 

kleiner als 2 mm und steigt mit zunehmender Aufweitung bis auf 11 mm an. Beim Nebenro-

torgehäusespalt ist die Tendenz vergleichbar, der Gradient jedoch deutlich geringer. Ausge-
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hend von einer Spaltlänge von etwa 3 mm erreicht die Spaltlänge bei der maximal betrachte-

ten Aufweitung nur etwa 7 mm. Die Ursache für dieses unterschiedliche Verhalten ist das Ro-

torprofil, bei dem die Kontur der Zahnköpfe auf Haupt- und Nebenrotorseite deutlich unter-

schiedlich ausfallen. 

 

Die Tatsache, dass insbesondere für den Hauptrotor die Spaltlänge sehr deutlich von der 

Spalthöhenaufweitung abhängt, deutet an, dass die Abbildung dieses Spaltes als VR3 mit der 

Länge in Strömungsrichtung nicht optimal ist. Für Spalte wie den Nebenrotorgehäusespalt ist 

die Wahl des VR3 jedoch sinnvoll, die Spalthöhenaufweitung sollte dementsprechend mög-

lichst klein gewählt werden, da für die Spaltkontur VR3 möglichst nur der Bereich der quasi-

konstanten Spalthöhe erfasst werden soll. Eine geringfügige Abweichung wie z.B. eine an den 

Ein- und Auslasskanten eingebrachte Phase oder ein Radius kann bei den hier vorliegenden 

kurzen Spaltlängen bereits das Durchflussverhalten messbar beeinflussen [3]. 

 

Für einen Spalt, dessen Spalthöhe in Strömungsrichtung nicht als konstant angenähert werden 

kann, eignen sich die Spaltformen VR1 oder VR7 wahrscheinlich deutlich besser. Zunächst 

wird die Parametrisierung der Spaltform VR1 diskutiert, welche sich durch eine einseitig ge-

krümmte Spaltberandung auszeichnet, deren Radius festgelegt werden kann. Um eine solche 

Spaltform zu parametrisieren sind in KaSim-PRE zwei Schritte notwendig. Zunächst muss die 

Krümmung der Spaltberandung in Strömungsrichtung ausgewertet werden. Da im Regelfall 

jedoch beide Spaltberandungen gekrümmt sind, muss in einem zweiten Schritt ein äquivalen-

ter Radius abgeleitet werden, welcher dann als Parameter für das Spaltströmungsmodell ver-

wendet werden kann. Zunächst wird für die Spaltberandung jeden Bauteils ein mittlerer Radi-

us bestimmt, da ähnlich wie bei der Spalthöhe der Wert zwar entlang des Spaltverlaufes vari-

ieren kann, dies durch KaSim aber nicht abbildbar ist. Die Berechnung des Radius kann aus 

mathematischer Sicht am besten durch eine Analyse der Krümmung k erreicht werden, welche 

sich reziprok zum Radius r verhält (Gl. 6.17). 

 

k
1r =  Gl. 6.17 

 

Eine numerische Berechnung der Krümmung auf Basis der diskreten Stirnschnittdarstellung 

ist zwar prinzipiell möglich, im Rahmen dieser Arbeit wird jedoch einer Methode basierend 

auf B-Spline-Flächen der Vorzug gegeben. Die Krümmungsanalyse basiert auf der Weingar-
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tenabbildung [123]. Die Eigenwerte der Weingartenmatrix, welche für einen Punkt auf der 

Oberfläche durch Bildung und Verkettung der ersten und zweiten Ableitungen gebildet wird, 

entsprechen den beiden Hauptkrümmungen k1 und k2 der Fläche in dem ausgewählten Punkt. 

Die zu den Eigenwerten zugehörigen Eigenvektoren e⃑k1 und e⃑k2 geben dabei die Richtung der 

Hauptkrümmungen im Parameterbereich an [123]. Mit Hilfe der Richtung des Stromfadens 

e⃑Stromfaden, kann dann ein Gewicht w bestimmt werden, welches die Berechnung der tatsächli-

chen Krümmung in Richtung des Stromfadens kStromfaden ermöglicht (Gl. 6.18). [124] 

 

21Stromfaden kwk)w1(k ⋅+⋅−=  

( )
π

⋅
= Stromfaden1k ee arccos2w






 
Gl. 6.18 

 

Hierzu wird die tatsächliche Krümmung in Abhängigkeit des zwischen der Richtung der ers-

ten Hauptkrümmung und der Richtung des Stromfadens eingeschlossenen Winkels linear in-

terpoliert. Der mittels Skalarprodukt berechnete Winkel wird dann auf einen maximalen Wert 

von Eins normiert. Diese Normierung ist zulässig, da beiden Hauptkrümmungsrichtungen 

zusammen mit dem Normalenvektor immer eine Orthonormalbasis bilden [123]. Durch eine 

Abtastung der Oberfläche an einem Raster mit anschließender gewichteter Mittelwertbildung 

kann dann für beide Spaltberandungen ein mittlerer Radius berechnet werden. 

 

Abschließend muss durch eine geeignete Methode ein äquivalenter Radius ermittelt werden, 

dessen einseitig gekrümmte Spaltkontur sich strömungsmechanisch ähnlich wie die beidseitig 

gekrümmte Spaltkontur verhält. Hierzu schlägt [5] eine Methode vor, die ein grafisches Kon-

struktionsverfahren verwendet und sich aufgrund der Komplexität und nicht eindeutig geklär-

ter Randbedingungen nicht für eine Umsetzung innerhalb der automatischen Analyse eignet. 

Stattdessen wird eine vereinfachte analytische Berechnung verwendet, die den Kehrwert des 

äquivalenten Radius r als Summe der Kehrwerte der Radien der Spaltberandung r1 und r2 de-

finiert (Gl. 6.19). 

 

21 r
1

r
1

r
1

+=  Gl. 6.19 
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Dieses Modell ist aus den Untersuchungen von [125] abgeleitet, welche das Durchflussverhal-

ten von gleich- und gegensinnig gekrümmten Spaltkonturen mit einem empirischen Modell 

quantifizieren. Als Konvention zur Unterscheidung zwischen dem Fall der gleich- bzw. ge-

gensinnigen Krümmung wird das Vorzeichen des Radius der Gegenkontur negativ bzw. posi-

tiv definiert. Eine exemplarische Darstellung des äquivalenten Radius findet sich in Abbil-

dung 6.20. 

  

 
Abbildung 6.20: Empirische Berechnung des äquivalenten Radius r für zwei gleich- bzw. gegensinnig 

gekrümmte Spaltberandungen nach Gl. 6.19. Der Radius r1 der Grundkontur beträgt 
hier 50 mm. 

 

Im Fall A der gleichsinnig gekrümmten Flächen existiert für einen unendlich großen, negati-

ven Radius ein Grenzwert, der dem eigentlich gesuchten Fall der lediglich einseitig gekrümm-

ten Spaltberandung entspricht und in diesem Fall gegen den Radius von 50 mm der Grund-

kontur konvergiert. Mit der betragsmäßigen Abnahme des Radius wird bei einem Radius von 

-50 mm der Gegenkontur ein Spezialfall erreicht, nämlich der Fall B identischer Krümmun-

gen, so dass der äquivalente Radius unendlich groß wird, da es sich bei einer überall identi-

schen Spalthöhe um einen quasi planparallelen Spalt handelt. Der Bereich zwischen -50 und 0 
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mm wird nicht betrachtet, da die resultierenden Radien in diesem Bereich negativ werden und 

es sich somit nicht mehr um einen Spalt der Konturreihe VR1 sondern VR2 handelt [3], der 

im Rahmen der vorliegenden Arbeit nicht berücksichtigt wird. Der Grenzfall, bei dem der 

Radius der Gegenkontur den Wert von Null annimmt, ergibt sich auch ein äquivalenter Radius 

von Null, was den Spalt geometrisch damit faktisch zur Blende macht (Abbildung 4.5). Von 

diesem Fall ausgehend steigt der Wert des äquivalenten Radius stetig mit zunehmendem Ra-

dius der Gegenkontur an. Im Fall C, in dem beide Spalberandungen einen identischen Radius 

aufweisen, ist der äquivalente Radius genau halb so groß. Im Grenzfall D des unendlich gro-

ßen Radius der gegenseitig gekrümmten Flächen wird erneut der Spezialfall des einseitig ge-

krümmten Spaltes erreicht. Der äquivalente Radius konvergiert somit gegen den Radius von 

50 mm der Grundkontur. Damit ist die qualitative Abbildung des gesuchten Radius schlüssig 

und ist an verschiedenen Spezialfällen auch quantitativ richtig. Jedoch kann diese empirische 

Vorgehensweise den Einfluss der Spalthöhe nicht abbilden. Besonders auffällig ist dies im 

Sonderfall B der gleichsinnig gekrümmten Flächen mit gleichen Radien zu beobachten. So-

bald die beiden Kreisabschnitte nicht mehr konzentrisch angeordnet sind, ist, trotz gleichem 

Radius, die Spalthöhe nicht mehr in allen Punkten gleich. Da in den meisten Fällen die Spalt-

höhe jedoch klein gegenüber den betrachteten Radien ist, wird dieser Einfluss vernachlässigt. 

 

Abschließend wird die Parametrisierung der Spaltkontur VR7 vorgestellt. Diese Spaltkontur 

ist durch eine symmetrische Aufweitung gekennzeichnet, welche sich durch einen Winkel 

beschreiben lässt. Die prinzipielle Darstellung einer Spaltkontur mit einer Annäherung durch 

eine Aufweitung mit einer konstanten Steigung ist in Abbildung 6.21 zu sehen. 

 

 
Abbildung 6.21: Definition der Winkel und Abmessungen an einer mit dem VR7 vergleichbaren Spalt-

kontur 
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α1 α2 

l1 l2 

hSpalt 
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Hierbei offenbart sich die maßgeblich Herausforderung, da die durch den Spalthöhenverlauf 

gegebene Kontur nicht zwangläufig symmetrisch bezüglich des Punktes des minimalen Ab-

standes sein muss. Als Lösung wird die Spaltkontur grundsätzlich in die Abschnitte vor (1) 

und nach (2) Erreichen der minimalen Spalthöhe aufgeteilt und jeweils ein Parameter für bei-

de Abschnitte bestimmt. Der resultierende Gesamtparameter entspricht dann dem arithmeti-

schen Mittelwert. Der Wert für αi kann mit Gl. 6.20 berechnet werden. 

 









⋅

π
=α

i

i
i l

hαrctαn180
 Gl. 6.20 

 

Die Summe der jeweiligen Längen l1 und l2 soll, sofern es die geometrischen Randbedingun-

gen zulassen, einem Wert von 40 mm entsprechen, was dem tatsächlichen Wert der von [3] 

untersuchten Spaltkontur entspricht. Die Betrachtung der Spaltkontur erfolgt wie auch schon 

bei der Parametrisierung des VR3 zunächst ausschließlich im Stirnschnitt. Allerdings führt, 

bei konstanter Geometrie im Stirnschnitt, eine Vergrößerung des Umschlingungswinkels zu 

einem kürzeren Spalt und damit effektiv zu einer stärkeren Aufweitung (Gl. 6.15). Statt je-

doch in Abhängigkeit des Umschlingungswinkels die untersuchte Länge im Stirnschnitt anzu-

passen, wird davon ausgegangen, dass es für die Ermittlung des Winkels nach Gl. 6.20 keine 

Rolle spielt, ob die Spaltabschnittslänge konstant gehalten wird und sich die Ein- bzw. Aus-

trittshöhe als Funktion des Umschlingungswinkels ändert oder umgekehrt. Da es aus Sicht der 

Implementierung einfacher ist, die Spaltabschnittslänge im Stirnschnitt konstant zu halten, 

wird diese für Gl. 6.20 in Abhängigkeit des Umschlingungswinkels nach Gl. 6.15 korrigiert. 

 

Eine Betrachtung der Parametrisierung am Beispiel des Hauptrotorgehäusespaltes des Screw 

Vacuum Blowers zeigt Abbildung 6.22. Alle berechneten Parameter für die Spaltkontur  

orientieren sich an der tatsächlichen Spaltberandung, aus der der gezeigte Höhenverlauf in 

Strömungsrichtung abgeleitet wird. Der Hauptrotor ist aufgrund seiner Geometrie der am 

schwierigsten zu parametrisierende Spalt. Der Höhenverlauf ist bezüglich des Punktes mini-

malen Abstandes nicht symmetrisch, so dass im Prinzip keine der im Rahmen der Arbeit be-

trachteten Spaltkonturen wirklich passend ist. 
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Abbildung 6.22: Tatsächliche Hauptrotorgehäusepalthöhe in Strömungsrichtung im Vergleich mit den 

Spalthöhen der Spaltkonturen VR1 35, VR3 1.5 und VR7 32 

 

Die Spaltkontur VR3 erscheint angesichts der extremen Abweichungen im Bereich der Zu- 

und Abströmung in den engsten Spaltquerschnitt für diesen Spalt ungeeignet. Dieser Vergleich 

verdeutlich die Problematik bei der Bestimmung der Spaltlänge in Strömungsrichtung 

(Abbildung 6.19), da es keinen sprunghaften Übergang zwischen Zu- und Abströmbereich 

und dem eigentlichen Spalt gibt, sondern der Übergang mit einer kontinuierlichen Höhenver-

änderung einhergeht. Dementsprechend sind die Spaltkonturen VR1 und VR7 prinzipiell pas-

sender, da beide der Anforderung einer kontinuierlichen Spalthöhenänderung genügen. Für 

die Betrachtung der Spaltkontur VR1 kann der Höhenverlauf des Zuströmbereiches qualitativ 

und quantitativ gut abgebildet werden, jedoch entspricht der Höhenverlauf im Bereich der 

Abströmung eher einer Geraden, so dass eine Approximation durch einen Kreisbogen aus 

mathematischer Sicht nicht möglich ist. In diesem Bereich die Abbildung durch die Spaltkon-

tur VR7 qualitativ und quantitativ sehr gut, dafür im Einströmbereich etwas schlechter, da 

dieser Bereich durch den Kreisboden des VR1 bereits gut abgebildet wurde. In Summe ergibt 

sich dennoch für die Spaltkontur VR7 integral eine bessere Übereinstimmung, wenn als 

Kennzahl die mittlere Höhendifferenz zwischen dem tatsächlichen Höhenverlauf und dem der 

Spaltkontur herangezogen wird (Gl. 6.21). 
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=∆  
Gl. 6.21 

 

Eine solche Kennzahl kann bei der Umsetzung weiterer Spaltkonturen in KaSim-PRE als  

Optimierungskriterium eingesetzt werden, um die optimale Spaltform zu ermitteln. Der Ein-

fluss dieser Parametrisierung kann nicht rein geometrisch erfolgen, sondern muss im Kontext 

des jeweiligen Spaltströmungsmodels betrachtet werden. Der normierte Massenstrom für die 

drei parametrisierten Spaltkonturen ist in Abbildung 6.23 als Funktion der Knudsen-Zahl 

dargestellt. 

 

 
Abbildung 6.23: Normierter Massenstrom als Funktion der Knudsen-Zahl Kn bei einem Druckverhält-

nis Π = 0,1, hSpalt = 0,16mm, bSpalt = 100mm  
VR1 35, VR3 1,5 und VR7 32 

 

Obwohl prinzipiell mit allen drei Varianten der gleiche Spalt modelliert wird, sind die Ergeb-

nisse in dem betrachteten Bereich der Knudsen-Zahl dennoch deutlich unterschiedlich. In 

diesen Abweichungen spiegeln sich die bereits diskutierten Unterschiede in der Zu- und Ab-

strömgeometrie wieder, die bereits Gegenstand der Untersuchungen von [3] waren. Da keine 
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Referenz für einen derartig geformten Spalt existiert, wir anhand der geometrischen Beurtei-

lung eine Modellierung als VR7 favorisiert. 

 

Eine angesichts der Unterstützung durch KaSim-PRE fast triviale, aber inhaltlich wichtige 

Erweiterung stellt die Phasenabhängigkeit des Spaltkonturparameters dar. Für eine Spaltver-

bindung wie den Profileingriffsspalt, dessen Form sich drehwinkelabhängig verändert, hat 

dies entsprechend einen Einfluss auf das Durchflussverhalten (Abbildung 6.24). 

 

 
Abbildung 6.24: Exemplarische Spaltlänge lSpalt eines Profileingriffsspaltes als Funktion der normierten 

Phase s 

 

Da das Durchflussverhalten z.B. in Form des normierten Massenstromes nicht notwendiger-

weise eine lineare Abhängigkeit vom spaltformbeschreibenden Parameter hat, ist die Bildung 

eines drehwinkelabhängigen Mittelwertes entweder sehr komplex oder a priori fehlerbehaftet. 

Durch die verfügbare Modellierungsunterstützung muss keiner dieser Kompromisse einge-

gangen werden und der Parameter der Spaltkontur wird für KaSim auch phasenabhängig vor-

gegeben. 

 

0

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

0 0,5 1 1,5 2 2,5 3

Sp
al

tlä
ng

e 
l Sp

al
t

[m
m

]

Phase s [-]

Profileingriffsspalt



196 

Für die vollständige Parametrisierung von Vakuumspalten mit bewegter Spaltberandung fehlt 

abschließend noch die Modellierung der Berandungsgeschwindigkeit für den molekularen 

Strömungsbereich. Das Spaltströmungsmodell erfordert die Vorgabe der Berandungsge-

schwindigkeit in Strömungsrichtung. Hierzu wird das gleiche Prinzip wie zur Berechnung der 

Spaltlänge in Strömungsrichtung verwendet (Gl. 6.16). Die Umfangsgeschwindigkeit vUmfang 

am betrachteten Spaltpunkt wird auf die Richtung des Stromfadens projiziert und ergibt so die 

gesuchte Berandungsgeschwindigkeit des Spaltes cSpalt (Gl. 6.22). 

 

α⋅= coscc UmfαngSpαlt  Gl. 6.22 

 

Da die Drehzahl, welche zur Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit erforderlich ist, zum 

Zeitpunkt der Modellgenerierung noch nicht bekannt ist und die Gültigkeit des Modells nicht 

auf eine Drehzahl beschränkt sein soll, wird die Spaltberandungsgeschwindigkeit durch eine 

repräsentativen Radius rc,Spalt dargestellt und in KaSim mit der Modellfrequenz (Gl. 3.2) um-

gerechnet. Als Basis dient der euklidische Abstand rSpalt des Spaltpunktes zur Rotationsachse 

des jeweiligen Rotors (Gl. 6.23). 

 

HR

Spalt
Spalt,c z

cos2r
r

a⋅⋅
=  Gl. 6.23 

 

Da die Modellfrequenz in KaSim aus der Periodendauer eines Arbeitsspiels abgeleitet ist, 

muss der modifizierte Spaltradius rc,Spalt durch die Zähnezahl des Hauptrotors zHR dividiert 

werden. Als Konvention ist zudem vereinbart, dass die Multiplikation mit der Kreiszahl Pi 

ebenfalls in KaSim durchgeführt wird. Darüber hinaus muss für mehrwellige Maschinen noch 

das Übersetzungsverhältnis des jeweiligen Rotorpaares berücksichtigt werden. 

 

6.2.4 Berücksichtigung von Bauteilverformungen durch Verschiebungsfelder 

Eine Anforderung an KaSim-PRE ist die Interaktion mit anderen Systemen der rechnerge-

stützten Entwicklung, insbesondere im Bereich der strukturmechanischen Simulation. Eine 

Teilfunktionalität ist dabei die Berücksichtigung von Bauteilverformungen (Rotoren und Ge-

häuse) für die Modellgenerierung. KaSim-PRE bietet hierzu zwei Strategien an. Entweder 

werden die Verformungsfelder direkt zu Beginn der Modellgenerierung auf die Bauteile an-

gewendet oder nach Abschluss der Spaltverbindungsidentifikation die Verformungsfelder nur 
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auf die Spaltverbindungen. Der wesentliche Unterschied der Herangehensweisen ist die für 

die Modellgenerierung benötigte Zeit. Die Anwendung der Verformungsfelder auf die Bautei-

le erfordert eine vollständige Neuberechnung des Kammermodells und ist dementsprechend 

zeitintensiv und insbesondere für den Einsatz in einem Iterationsprozess (Abbildung 3.12) 

ungeeignet. Aus diesem Grund wird die Anwendung der Verformungsfelder auf die Spaltver-

bindungen bevorzugt. Zur Entwicklung einer passenden Methode sind zwei Teilschritte erfor-

derlich, die Ermittlung der Verformung an den jeweiligen Punkten der Spaltpunktepaare und 

die geeignete Abbildung dieser Verformung auf die effektive Spalthöhe. 

 

Die Berechnung der Verformung an einem beliebigen Punkt ist hierzu zwingend erforderlich, 

da die Bauteilgeometrie und somit auch die Spaltpunktepaare anders diskretisiert sind als die 

Oberfläche des Netzes für die strukturmechanische Berechnung. Aus diesem Grund wird die 

Verschiebung an einer beliebigen Stelle P�⃑  auf der Oberfläche des Netzes per Interpolations-

verfahren ermittelt und dann auf die Spaltverbindung abgebildet. Zuerst wird mit Hilfe eines 

Octree das Oberflächennetz indiziert, um die Suche nach dem zum Spaltpunkt nächstgelege-

nen Element möglichst effizient zu gestalten [126]. Ist das Oberflächenelement, welches den 

Spaltpunkt enthält, gefunden, wird die Verschiebung v�⃑ P an dem gesuchten Punkt P�⃑  aus den 

Verschiebungsvektoren v�⃑ A, v�⃑ B und v�⃑ C der Knoten des Elementes A��⃑ , B��⃑  und C��⃑  interpoliert. Die 

Interpolation erfolgt unter Zuhilfenahme der baryzentrischen Koordinaten [127]. 

 

 
Abbildung 6.25: Interpolation des Verschiebungsvektors v⃑P innerhalb der Dreiecksfläche eines Netzes 

mit baryzentrischen Koordinaten 
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Abbildung 6.25 zeigt das Prinzip der Interpolation des Verschiebungsvektors v�⃑ P anhand der 

Verschiebungsvektoren der Knoten als Funktion der Koeffizienten β und γ (Gl. 6.24). 

 

)vv()vv(vv ACABAP
CCCCCC

−⋅γ+−⋅β+=  Gl. 6.24 

 

Die Koeffizienten ergeben sich mit Hilfe eines linearen Gleichungssystems aus der relativen 

Position von P��⃑  zu den Kontenpunkten des Elementes. Die Veränderung der aktuellen Spalthö-

he hSpalt, welche durch den Abstand der beiden Spaltpunkte P�⃑ 1 und P�⃑ 2 beschrieben ist, kann 

jedoch nicht direkt durch die beiden Verschiebungsvektoren v�⃑ P,1 und v�⃑ P,2 berechnet werden. 

Für die Veränderung der Spalthöhe ist nur der Anteil des Verschiebungsvektors in Richtung 

des Verbindungsvektors zwischen den Spaltpunkten relevant (Abbildung 6.26). Die Richtung 

des Verbindungsvektors ist näherungsweise mit der Normalenrichtung der jeweiligen Oberflä-

che identisch. 

 

 
Abbildung 6.26: Berechnung der neuen Spalthöhe hSpalt,neu durch Projektion der Verschiebungsvektoren 

v�⃑ P,1 und v�⃑ P,2 in die Ebene der Spaltpunktepaare 

 

Die veränderte Spalthöhe hSpalt,neu ist dann per Konvention die bisherige Spalthöhe hSpalt abzü-

glich der Summe der Skalarprodukte aus dem jeweiligen Normalenvektor und dem Verschie-

bungsvektor (Gl. 6.25). 
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Die benötigten Normalenvektoren n�⃑ P,1 und n�⃑ P,2 können im Regelfall aus den beiden Spalt-

punkten P�⃑ 1 und P�⃑ 2 abgeleitet werden. Da dieses Verfahren lediglich eine Annäherung an die 

Spalthöhenveränderungen darstellt, welche durch die Neuberechnung des Kammermodells 

unter Berücksichtigung der Verformungsfelder erreicht werden kann, wird dieser Vergleich im 

Folgenden exemplarisch für die Spaltverbindungen am Gehäuse und im Profileingriff betrach-

tet (Abbildung 6.27). 

 

 

 
 

Abbildung 6.27: Spalthöhen für Gehäuse- und Profileingriffsspalt unter Berücksichtigung der Verfor-
mungsfelder der Bauteile und einer direkten Spalthöhenkorrektur nach Gl. 6.25 [101] 

 

Beide Verfahren führen zu vergleichbaren Ergebnissen, teilweise sogar mir sehr guten Über-

einstimmungen. Die bestehenden Abweichungen liegen in dem Näherungsverfahren begrün-

det, da dieses die Veränderung der absoluten Spaltposition durch die Bauteilverformung nicht 

berücksichtigen kann. In Abhängigkeit des geometrischen Spalthöhenverlaufs im Stirnschnitt 

führt dieser Aspekt zu punktuell abweichenden Spalthöhen. 

 

Eine besondere Behandlung erfahren die Netze bzw. die Verformungsfelder der rotierenden 

Bauteile. Ein Verformungsfeld, welches durch eine strukturmechanische Simulation berechnet 
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wird, stellt die Verschiebung der einzelnen Netzknoten im globalen Koordinatensystem dar. 

Somit enthält ein auf diesem Weg generiertes Verformungsfeld zwei Informationen, die relati-

ven Verschiebungsvektoren der Kontenpunkt im rotierenden System mit Bezug zur Rotations-

achse sowie die absoluten Verschiebungsvektoren der Rotationsachse. Diese beiden Teiler-

gebnisse werden durch KaSim-PRE analysiert und in Abhängigkeit des Rotordrehwinkels per 

Superposition wieder zu der absoluten Verschiebung eines Spalt- oder Bauteilkonturpunktes 

zusammengefügt. Wird diese Zerlegung nicht durchgeführt, würde das asymmetrische Ver-

formungsfeld und somit die Wellenbiegung und die Lagerstellenverschiebung mitrotieren und 

so zu fehlerhaften Spalthöhenänderungen führen. 

 

Für die Aufteilung des Verformungsfeldes in ein rotationssymmetrisches Verformungsfeld und 

eine Biegelinie im globalen Koordinatensystem wird das Prinzip der Superposition umge-

kehrt. Aus den über alle n Verschiebungsvektoren v�⃑ z,i einer Stirnschnittebene i gemittelten 

Verschiebungsvektoren ergibt sich die tatsächliche Verschiebung v�⃑ z der Rotationsachse im 

globalen Koordinatensystem an der entsprechenden Rotorachskoordinate zi (Gl. 6.26).  

 

n

v
v

n

i
i,z

z

∑
=




 

Gl. 6.26 

 

Ist auf diesem Weg die Biegelinie extrahiert, so werden die ursprünglichen Verschiebungsvek-

toren des Netzes korrigiert, in dem von den jeweiligen Verschiebungsvektoren v�⃑ z,i  der an der 

passenden Rotorachskoordinate ermittelte Verschiebungsvektor der Biegelinie v�⃑ z subtrahiert 

wird. Auf diesem Weg entsteht das rotationssymmetrische Verformungsfeld. 

 

6.3 Identifikation der Kammerverbindungen zwischen Haupt- und Nebenrotor 

Die Modellierung in KaSim-PRE sieht eine strikte Trennung zwischen Kammern auf der 

Hauptrotor- und Nebenrotorseite für zweiwellige Maschinen vor (Abbildung 6.4). Diese 

Trennung entsteht aus dem Konzept des Mehrkammer-Kammermodells, welches alle Kam-

mern gleichzeitig betrachtet. Derartig getrennte Kammern dürfen nicht logisch zu einer ein-

zelnen Kammer zusammengefasst werden, da somit, durch den homogenen Kammerzustand 

bedingt, ein unterschiedlicher Druck in den beiden Arbeitskammern im getrennten Zustand 

nicht durch die Simulation berechnet werden könnte. Die aus physikalischen und topologi-
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schen Gründen getrennten Kammern werden stattdessen durch eine Spaltverbindung verbun-

den, deren Identifikation Teil der folgenden Kapitel ist. Darüber hinaus wird die Berechnung 

der geometrischen Größen zur Parametrisierung der physikalischen Modelle sowie die Unter-

scheidung zwischen Kammerverbindung und Kopfrundungsöffnung diskutiert. 

 

6.3.1 Gemeinsame Flächen des virtuellen Gehäuses 

Die geometrische Trennung zwischen Arbeitskammern auf der Haupt- und Nebenrotorseite ist 

durch eine den Nebenrotor umschließende Zylinderfläche definiert. Da diese Zylinderfläche 

der Vorgabe durch die Gehäusefläche folgt, wird das Teilflächenstück im Bereich der Schnitt-

linse auch als virtuelles Nebenrotorgehäuse bezeichnet. Diese Information wird logisch aus-

gewertet, um die Verbindung zwischen zwei Arbeitskammern zu identifizieren. Analog zu der 

Vorgehensweise bei der Identifikation der Spaltverbindungen wird auch für die internen 

Kammerverbindungen die bereits bestehende drehwinkelabhängige Identifikation der Arbeits-

kammern als Ausgangsbasis verwendet, um diese Information nicht erneut wieder herstellen 

zu müssen.  

 

 
Abbildung 6.28:  Stirnschnittbasierte Darstellung einer internen Kammerverbindungsfläche zwischen 

Haupt- und Nebenrotor 
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Das Konzept zur Identifizierung sieht vor, dass immer zwei Kammern in der gleichen Rotor-

stellung verglichen werden, wobei der Vergleich immer auf eine Haupt- und Nebenrotorkam-

mer beschränkt ist. Die Ermittlung der dreidimensionalen Fläche findet durch eine schrittwei-

se Abarbeitung der Arbeitskammern in Stirnschnitten der gleichen Rotorachskoordinate statt. 

Eine Kammerverbindung liegt dann vor, wenn sich zwei Arbeitskammerstirnschnitte das glei-

che logische Bauteilsegment teilen und dieses als virtuelles Gehäusesegment gekennzeichnet 

ist. Somit ist die Identifikation ein rein logischer Prozess der vollständig auf der durch die 

Diagramme eingeführten Abstraktion funktioniert. Eine prinzipielle Darstellung der stirn-

schnittbasierten Geometrie einer internen Kammerverbindungsfläche ist in Abbildung 6.28 

zu sehen. Der Stirnschnitt einer Kammerverbindungsfläche beginnt immer an der Gehäuse-

verschneidungskante und endet entweder am Nebenrotorgehäusespalt oder am Schnittpunkt 

des Nebenrotorumkreises mit dem Gehäuse. Da der Gehäusespalt am Nebenrotor in der Regel  

in Umfangsrichtung mittig auf Zahnkopf liegt, ist aus strömungsmechanischer Sicht ein Teil 

der Verbindungsfläche durch den Nebenrotorzahnkopf verdeckt. Um diesen Effekt zu berück-

sichtigen, wird die im Rahmen der Spaltidentifikation bereitgestellte Spaltberandungsfläche 

genutzt, um die Kammerverbindungsfläche zu korrigieren. Der Einfluss dieses Effektes hängt 

maßgeblich von dem betrachteten Rotorprofil und dem verwendeten Umschlingungswinkel 

ab. Generell sind die Auswirkungen jedoch nur bei sehr kleinen Flächen zu beobachten. 

 

Die strömungsmechanische Modellierung der internen Kammerverbindung in KaSim erfolgt 

durch eine Spaltströmungsmodell, so dass in jedem Fall der phasenabhängige Flächeninhalt 

der Verbindungsfläche berechnet werden muss. Einige Modelle, insbesondere die Modelle zur 

Abbildung von Vakuumspaltströmungen, verwenden nicht die Fläche, sondern die 

Faktorisierung in Form von Höhe und Breite. Der Flächeninhalt AVerbindung in der jeweiligen 

Rotorstellung wird durch ein Integrationsverfahren bestimmt, bei dem die Summe aus dem 

Produkt der über zwei Stirnschnitte gemittelten Konturlänge lz und dem Stirnschnittebenenab-

stand ∆z gebildet wird (Gl. 6.27). Die Konturlänge lz ist die Schnittmenge der in Kontakt 

stehenden virtuellen Haupt- und Nebenrotorgehäusekonturen. 

 

zlA zVerbindung ∆⋅= ∑  Gl. 6.27 

 

Die Bestimmung einer Höhe hVerbindung und Breite bVerbindung setzt prinzipiell voraus, dass es 

sich bei der zugrundeliegenden Fläche um ein Rechteck handelt oder diese zumindest als sol-

ches interpretiert werden kann. Im Rahmen dieser Arbeit wird hierzu ein vereinfachter Ansatz 
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verfolgt, welcher in ähnlicher Form auch Anwendung bei den radialen Ein- und Auslassflä-

chen findet. In jedem Stirnschnitt der Verbindungsfläche wird ein repräsentativer Punkt p�⃗ m 

der Kontur ermittelt, welcher sich in Umfangsrichtung mittig auf dem jeweiligen Bauteilgeo-

metrieabschnitt befindet. Durch die Verkettung dieser Punkte entsteht eine punktbasierte Kur-

ve, die die Breite b des Rechtecks darstellt (Gl. 6.28). 

 

∑
=

−−=
n

1i
1i,mi,mVerbindung ppb


 Gl. 6.28 

 

Die Höhe hVerbindung des Rechtecks ergibt sich dann aus der Division der bekannten Fläche 

durch die angenommene Breite bVerbindung (Gl. 6.29). 

 

Verbindung

Verbindung
Verbindung b

A
h =  Gl. 6.29 

 

Die Berechnung des Flächeninhaltes an sich unterliegt keinen Einflüssen durch numerische 

Parameter, da die gemittelte Konturlänge für alle verwendeten geometrischen Segmente wie 

z.B. Linien oder Kreisbögen analytisch bestimmbar ist. Dennoch ergibt sich durch die stirn-

schnittbasierte Betrachtung ein möglicher Einfluss auf die geometrische Fläche und damit auf 

ihren Inhalt. Am Beispiel einer Kammerverbindungsfläche zwischen zwei ansaugenden Ar-

beitskammern zeigt sich prinzipiell der Einfluss der Diskretisierung in Rotorachsrichtung auf 

die geometrische Modellierung der Verbindungsfläche. Abbildung 6.29 zeigt zunächst die 

geometrische Lage der Verbindungsfläche in Bezug zu den beiden Rotoren und stellt die für 

verschiedene Stirnschnittebenenabstände ∆z berechneten Flächen dann separat auf Basis der 

jeweiligen Stirnschnittgeometrie dar. Der größte Stirnschnittebenenabstand beträgt 3 mm, der 

kleinste Abstand 0,1 mm. Es ist deutlich zu erkennen, dass die tatsächliche Fläche geomet-

risch durch einen kleineren Stirnschnittabstand besser beschrieben wird. Dieser Effekt der 

diskreten Abtastung in Rotorachsrichtung überlagert sich zudem noch mit dem Einfluss der 

Abtastung der Rotordrehung durch diskrete Winkelschritte. 
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Abbildung 6.29:  Einfluss des Stirnschnittebenenabstandes auf die geometrische Modellierung der Kam-

merverbindungsflächen zwischen Haupt- und Nebenrotor für Stirnschnittabstände ∆z 
von 3 bis 0,1 mm und einer Integrationsschrittweite ∆s von 0,0025 mm 

 

Dieser kombinierte Einfluss ist für einen festen Hauptrotordrehwinkelschritt in Abbildung 

6.30 dargestellt. Untersucht wird die aus dem geometrischen Modell nach Gl. 6.27 berechnete 

Flächeninhalt als Funktion der Phase s.  

 

 
Abbildung 6.30:  Kammerverbindungsfläche AVerbindung als Funktion der Phase s bei einer Variation des 

Stirnschnittebenenabstandes ∆z und einer Integrationsschrittweite ∆s von 0,0025 mm 
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Die Verbindungsfläche zwischen den beiden Arbeitskammern entsteht durch die Drehung der 

Rotoren und erreicht einen Maximalwert, sobald die Fläche in axialer Richtung keinen 

Kontakt zur Saugseite mehr hat. Bedingt durch die konstante Rotorsteigung bleibt der 

Flächeninhalt theoretisch unverändert und wird erst bei Kontakt der Fläche mit der Druckseite 

kleiner. Die Verbindungsfläche ist dann vollständig verschwunden, wenn die beiden Rotoren 

durch die Drehung an der Druckseite vollständig außer Eingriff gehen. Insbesondere für den 

großen Stirnschnittabstand ist offensichtlich, dass der maximale Wert nicht konstant bleibt, 

sondern von Rotordrehung zu Rotordrehung springt. Dies ist darauf zurückzuführen, dass die 

Verbindungsfläche immer in einer Stirnschnittebene beginnen und auch wieder aufhören 

muss. Je feiner dieses Raster ist, desto besser kann die Fläche geometrisch modelliert werden. 

Bereits für eine Schrittweite von 0,3 mm wird ein gutes Ergebniss erzielt. Eine darüber hinaus 

gehende Verbesserung kann nur durch eine Erweiterung des Verfahrens zur Festlegung der 

Stirnschnitte erfolgen. Das im Rahmen dieser Arbeit implementierte Verfahren reagiert nur 

adaptiv auf den Umschlingungswinkel des Rotors (Abbildung 6.3). Eine Weiterentwicklung 

könnte z.B. in dem für die Kopfrundungsöffnung signifikanten Bereich zusätzliche 

Stirnschnitt einfügen und so dort lokal die Auflösung erhöhen. 

 

6.3.2 Heuristische Festlegung der Kopfrundungsöffnung 

Die Kammerverbindungsflächen bei einer typischen zweiwelligen Schraubenmaschine unter-

scheiden sich in ihrer geometrischen Form und Größe und somit auch in ihrer Relevanz für 

den thermodynamischen Prozess. Es werden im Folgenden die reguläre interne Kammerver-

bindung, welche zwei Arbeitskammern der Haupt- und Nebenrotorseite und die Kopfrun-

dungsöffnung unterschieden. Die Kopfrundungsöffnung wird in der Literatur als Spaltverbin-

dung kategorisiert, da sie eine Arbeitskammer mit der vorlaufenden bzw. nachlaufenden 

Kammer verbindet und somit ein relevantes Druckverhältnis für eine Spaltströmung zur Ver-

fügung steht. Die reguläre interne Kammerverbindung stellt eine Verbindung zwischen zwei 

Arbeitskammern her, die idealerweise den gleichen thermodynamischen Zustand aufweisen. 

Abbildung 6.31 ist am Beispiel der saugseitigen Kammerverbindungsflächen zu entnehmen, 

dass KaSim-PRE die Kopfrundungsöffnung als Teil der Kammerverbindungsflächen auf dem 

virtuellen Nebenrotorgehäuse bereits ermittelt. 
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Abbildung 6.31:  Darstellung der internen Kammerverbindungsflächen der Saugseite ausgehend von 

einer Hauptrotorkammer 

 

In dem gezeigten Fall handelt es sich um die reguläre Kammerverbindung (grün) und die un-

erwünschte Kopfrundungsöffnung (orange). Durch die asymmetrische Ausprägung des Profils 

ist die Kopfrundungsöffnung auf der Niederdruckseite im Verhältnis zur regulären Verbindung 

sehr groß, aber dadurch auch zur Darstellung als Beispiel besser geeignet. 

 

Die Unterscheidung, welche der Verbindungsflächen eine Kopfrundungsöffnung darstellt und 

gegebenenfalls in der thermodynamischen Simulation abweichend modelliert werden soll, 

wird durch eine Heuristik umgesetzt (Abbildung 6.32). Es werden zunächst für jede Neben-

rotorkammer die zugehörigen Verbindungsflächen identifiziert und in zwei Gruppen unter-

teilt. Das Unterscheidungskriterium ist der gemeinsame Kontakt zu einer der beiden Gehäu-

severschneidungskanten. Dann wird für alle Verbindungen in einer solchen Gruppe der mittle-

re Flächeninhalt bestimmt. Ist der Flächeninhalt kleiner als die mittlere Fläche, so handelt es 

sich um eine Kopfrundungsöffnung. Sind alle Verbindungsflächen betrachtet worden, so wer-

den die Kopfrundungsöffnungen aus der Liste an regulären Kammerverbindungen entfernt 
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und in Spaltverbindungen umgewandelt, damit sie auch als solche modelliert und ausgewertet 

werden können.  

 

  
Abbildung 6.32: Verfahren zur heuristischen Erkennung von Kopfrundungsöffnungen 

 

6.3.3 Weitere Möglichkeiten zur Berechnung der Kopfrundungsöffnung 

Die Geometrie der Kopfrundungsöffnung und damit des minimale Strömungsquerschnitts ist 

mathematisch schwer zu beschreiben. Aus diesem Grund existiert in der Literatur eine Viel-

zahl an verschiedenen Berechnungsverfahren. Diese unterscheiden sich primär darin, ob sie 

lediglich eine Abschätzung oder eine möglichst genaue Berechnung darstellen. Die im Rah-

men dieser Arbeit begutachteten Verfahren unterscheiden sich grundlegend von dem geomet-
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rischen Ansatz von KaSim-PRE, da zumeist die Spaltströmung durch die Kopfrundungsöff-

nung als parallel zum Nebenrotorzahnkopf angenommen wird [35] [36]. Dementsprechend ist 

die geometrische Fläche der Kopfrundungsöffnung auf der Zylindermantelfläche um den 

Hauptrotor zu finden [40] und nicht auf dem Nebenrotor wie bei KaSim-PRE. 

 

Eine grundlegende Veränderung an der geometrischen Modellierung der Kopfrundungsöff-

nung ist nur durch eine Veränderung der Zuordnung der Arbeitskammern zu dem Nebenrotor 

möglich oder durch ein geometrisches Berechnungsverfahren, welches die Fläche auf dem 

virtuellen Gehäuse des Nebenrotors ersetzt. Hierzu sind zusätzlich zu den Verfahren von [35] 

[36] [40] noch die von [9] [32] und [128] gezeigten Varianten denkbar. Eine Evaluation und 

ein Vergleich der Ergebnisse der verschiedenen Verfahren ist im Rahmen dieser Arbeit nicht 

durchgeführt worden. 

 

6.4 Identifikation von Gehäuseöffnungsflächen 

Die Gehäuseöffnungsflächen stellen die logische Schnittstelle des Arbeitsraumes der Ver-

drängermaschine mit der Umgebung dar, welche nicht mehr Teil des Kammermodells ist und 

durch Randbedingungen in der thermodynamischen Simulation abstrahiert werden muss. Die 

Öffnungsflächen unterscheiden sich aus thermodynamischer Sicht zwischen Ein- und Auslass-

flächen. Für die geometrische Analyse ist diese Unterscheidung lediglich eine Namenskon-

vention. Von größerer Bedeutung ist die Unterscheidung zwischen axialen und radialen Öff-

nungsflächen, da diese aufgrund der stirnschnittbasierten Struktur des Modells unterschiedlich 

behandelt werden müssen. Im Folgenden wird die Vorgehensweise zur logischen Identifika-

tion der axialen und radialen Öffnungsflächen sowie die Ableitung der benötigten geometri-

schen Daten für die physikalischen Modelle in KaSim vorgestellt. 

 

6.4.1 Radiale Flächen 

Zunächst werden die radialen Flächen behandelt, da diese strukturell und in der Vorgehens-

weise bei der Identifikation den Kammerverbindungsflächen ähneln. Die Methode baut erneut 

auf der logischen Struktur der Diagramme auf. Jede drehwinkelabhängige Arbeitskammer 

wird sequentiell in jeder Rotorstellung betrachtet und mit allen radialen Öffnungsflächen ver-

glichen. Damit liegt der Fokus auf den jeweiligen Stirnschnitten der Arbeitskammern. Zuerst 

wird geprüft, ob entlang der Rotorachse ein gemeinsamer Bereich zwischen Arbeitskammer 

und Öffnungsfläche besteht. Dann wird beginnend mit dem ersten gemeinsamen Stirnschnitt 
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geprüft, ob ein nicht-virtuelles Gehäusebauteilsegment vorliegt. Nur dann besteht potentiell 

Kontakt zu der Öffnungsfläche. Alle bisherigen Operationen sind noch unabhängig von der 

tatsächlichen Bauteilgeometrie im Stirnschnitt und somit extrem effizient hinsichtlich der be-

nötigten Berechnungszeit. Erst wenn alle Bedingungen erfüllt sind, wird versucht, auf Basis 

der Bauteilkontur der radialen Öffnungsfläche und der Kontur der Arbeitskammer die ge-

meinsame Kontur zu ermitteln, welche dann die Geometrie der arbeitskammerbezogenen Öff-

nungsfläche beschreibt. Eine gefundene Kontur wird abgespeichert und mit dem nächsten 

Stirnschnitt fortgefahren. Der Vorteil dieses Verfahrens ist die Tatsache, dass das erstellte ge-

ometrische Modell der drehwinkelabhängigen radialen Öffnungsfläche auf der geometrischen 

Repräsentation der benutzerdefinierten Bauteilgeometrie basiert. Dadurch können statt nur 

Punkten und Liniensegmente die für unverformte Gehäusegeometrien sehr effektiven Kreis-

bögen eingesetzt werden, welche zu sehr schnellen und numerisch sehr guten Ergebnissen für 

die darauffolgende Berechnung des Flächeninhaltes führen. 

 

Einen Sonderfall in diesem Konzept nehmen Rotorgeometrien ohne Verwindung entlang der 

Rotorachse wie z.B. Wälzkoben-Vakuumpumpen oder Drehschieberpumpen ein. Die Anfor-

derung an die Methode zur Identifikation der radialen Öffnungsflächen muss sein, eine solche 

Maschine mit nur zwei Stirnschnitten modellieren zu können. Für die bisher vorgestellte Ver-

fahrensweise ergibt sich damit der Nachteil, dass keine hinreichend genaue Abtastung der 

radialen Öffnungsfläche in Rotorachsrichtung vorliegt. Deshalb wird in einem solchen Fall 

das bisherige Prinzip umgekehrt. Für jeden Stirnschnitt der Öffnungsfläche wird der entspre-

chende Stirnschnitt der Arbeitskammer ermittelt, um dann die gemeinsame Kontur als Teil der 

Öffnungsfläche zur jeweiligen Arbeitskammer anzunehmen. 

 

Eine exemplarische Darstellung der radialen Auslassflächen für den Screw Vacuum Blower 

findet sich in Abbildung 6.33. Die arbeitskammerbezogene Öffnungsfläche unterteilt sich 

damit automatisch in Teilverbindungen zur jeweiligen Haupt- und Nebenrotorkammer, so dass 

aus einer radialen Öffnungsfläche als Bauteil eine Vielzahl an arbeitskammerbezogenen Flä-

chen entsteht. Ein weiterer Effekt, welcher die Modellierung mit KaSim-PRE berücksichtigt, 

ist die teilweise Verdeckung der Öffnungsfläche durch die Rotorzahnköpfe. Es wird ange-

nommen, dass die Fläche der Zahnköpfe prinzipiell der Fläche der Spaltberandung 

(Abbildung 6.12) am jeweiligen Gehäusespalt entspricht, welche hier, genauso wie bei den 

internen Kammerverbinungsflächen, zum Zweck der Reduzierung des effektiven Flächenin-

haltes verwendet wird. 
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Abbildung 6.33:  Exemplarische Darstellung der arbeitskammerbezogenen radialen Auslassflächen unter 

Berücksichtigung der Verdeckung von Teilbereichen der geometrischen Öffnungsfläche 
durch die Rotorzahnköpfe 

 

Die Berechnung des Flächeninhaltes erfolgt analog zur Berechnung des Flächeninhaltes der 

internen Kammerverbindung (Gl. 6.27), da es sich um die gleiche Datenstruktur handelt, wel-

che sich die beiden Module teilen. Allerdings ist, bedingt durch die Tatsache der absolut gese-

hen größeren Fläche, der Einfluss des Abstandes zwischen den Stirnschnittebenen deutlich 

kleiner als bei den Kammerverbindungsflächen und wird deshalb im Folgenden auch nicht 

weiter betrachtet. 

 

Der Einfluss der Spaltberandung auf die Verdeckung von Teilen der radialen Auslassfläche 

wird am Beispiel der Abbildung 6.34 diskutiert. Unterschieden wird zudem die Öffnungsflä-

che zu der Haupt- und Nebenrotorkammer. 
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Abbildung 6.34:  Einfluss der Spaltberandung auf die effektive radiale Auslassfläche als Funktion der 

Phase 

 

Qualitativ zeigen beide Varianten, mit und ohne Verdeckung durch die Spaltberandung, die 

gleiche Charakteristik. Auffällig ist zunächst, dass beide Varianten den gleichen maximalen 

Wert für die Einlassfläche erreichen. Dies ist in diesem Fall durch die geometrischen Randbe-

dingungen zu begründen, da Rotorstellungen existieren, in denen kein Rotorzahnkopf in Kon-

takt mit der radialen Öffnungsfläche steht. In den Bereichen, in denen sich die Fläche zu öff-

nen beginnt oder geschlossen wird, existieren jedoch deutliche Unterschiede, welche direkt 

auf die durch den Spalt verdeckte Fläche zurückzuführen sind. Eine integrale Beurteilung, bei 

der die Auslassfläche über die Phase integriert wird, zeigt, dass es durch den Einfluss der 

Spaltberandung auf der Hauptrotorseite zu einer Verminderung von 6 % und auf der Nebenro-

torseite um 10 % kommt. Diese Werte sind nur exemplarisch für den vorliegenden Fall, ver-

deutlichen aber den möglichen Einfluss dieses Modellierungsaspektes auf die Öffnungsfläche 

und damit auf das Ergebnis einer thermodynamischen Simulation. 

 

Die Berechnung des tatsächlichen Flächeninhaltes ist, je nach strömungsmechanischem Mo-

dell, nicht ausreichend. Das im Rahmen dieser Arbeit umgesetzte Modell zur Beschreibung 

der Spaltströmung nimmt einen rechteckigen Strömungsquerschnitt an und benötigt die An-
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gabe der Fläche in Breite und Höhe [12]. Für die radialen Öffnungsflächen wird hierzu die 

gleiche Vorgehensweise angewendet wie bei den internen Kammerverbindungsflächen. In 

jeder Rotorstellung wird die Breite des äquivalenten Rechtecks anhand einer Skelettline be-

stimmt (Gl. 6.28). Die korrespondierende Höhe hVerbindung wird dann aus der Fläche AVerbindung 

und der Breite bVerbindung bestimmt (Gl. 6.29). Abbildung 6.36 zeigt das Ergebnis dieses Be-

rechnungsverfahrens am Beispiel der radialen Auslassfläche der Nebenrotorkammern. 

 

 
Abbildung 6.35:  Höhe hVerbindung und Breite bVerbindung der äquivalenten Rechteckfläche als Funktion der 

Phase s zur Modellierung der radialen Auslassflächen am Bespiel des Nebenrotors 

 

Für den Verlauf der Breite ist zu erkennen, dass dieser mit Entstehung der Verbindung direkt 

seinen maximalen Wert annimmt. Dieser Wert entspricht prinzipiell der Breite des entspre-

chenden Gehäusespaltes. Da sich die Steuerkante nicht in Abhängigkeit des Drehwinkels ver-

ändert, bleibt die Breite zunächst über einen großen Phasenbereich konstant. Die geringfügige 

Abnahme ist auf die Verzerrung der zu Beginn des Entstehungsvorgangs fast idealen Recht-

eckfläche zu einer Dreiecksfläche zurückzuführen. Sobald der Zahnkopf der nachlaufenden 

Kammer ebenfalls die Steuerkante passiert, verkleinert sich sukzessiv die Fläche und die Brei-

te nimmt im gleichen Maß ab wie die Breite des Gehäusespaltes. Die aus der Breite berechne-

te Höhe verhält sich entsprechend auch wie erwartet. Während des Entstehungsvorgangs ist 

0

5

10

15

20

25

30

35

1 1,2 1,4 1,6 1,8 2 2,2 2,4

Hö
he

 h
Ve

rb
in

du
ng

od
er

 B
re

ite
 b

Ve
rb

in
du

ng
[m

m
]

Phase s [-]

Höhe Breite



213 

die Höhe im Verhältnis zur Breite extrem klein und steigt dann an und nähert sich mit einer 

degressiven Tendenz einem Maximalwert. Mit Passieren des Zahnkopfes der nachlaufenden 

Flanke an der Steuerkante nimmt die Spalthöhe linear ab, behält aber durch die gleichbleiben-

de dreieckige Form der realen geometrischen Fläche das Verhältnis von Höhe zu Breite bei. 

 

6.4.2 Axiale Flächen 

Die Öffnungsflächen mit axialer Orientierung nehmen, ähnlich wie die Stirnspalte, aufgrund 

ihrer Lage eine Sonderstellung im Identifikationsvorgang ein. Auf Basis der Diagrammstruk-

tur kann lediglich geprüft werden, ob eine Kammer an ihrer Stirnseite potentiell Kontakt zu 

einer axialen Öffnungsfläche hat. Die weitere Überprüfung und Ermittlung des für die Ar-

beitskammer relevanten Anteils an der Öffnungsfläche kann nur auf Basis der tatsächlichen 

Bauteilgeometrie und Arbeitskammergeometrie im Stirnschnitt erfolgen. 

 

 
Abbildung 6.36:  Fläche AVerbindung des axialen Einlasses des Nebenrotors als Funktion der Phase s im 

Vergleich verschiedener Berechnungsansätze 

 

Das mathematische Konzept, welches eine solche Aufgabe lösen kann, sind die Booleschen 

Operatoren für Polygone [129]. Die für die Bestimmung der arbeitskammerbezogenen Öff-

nungsfläche relevante Operation ist die Schnittmenge. Im Rahmen dieser Arbeit ist aufgrund 
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der Komplexität solcher Operationen bei nicht konvexen Polygonen zunächst eine einfache 

Lösung in Form einer Triangulierung untersucht worden. Hierzu sind die durch die Konturen 

eingeschlossenen Flächen in Dreiecke zerlegt und auf gegenseitige Überdeckung geprüft 

worden. Ein exemplarisches Ergebnis dieses Algorithmus ist in Abbildung 6.36 dargestellt 

und mit einem durch einen Booleschen Schnittmengen bestimmten Flächenverlauf verglichen. 

 

Es ist zu sehen, dass der Versuch einer vereinfachten Implementierung nicht zielführend ist. 

Zunächst genügt das Ergebnis selbst qualitativ und vor allem quantitativ nicht den Ansprü-

chen, die an die Genauigkeit der Algorithmen gestellt werden. Darüber hinaus ist die Imple-

mentierung hinsichtlich ihrer Laufzeit deutlich ineffizienter als andere Lösungsmöglichkeiten. 

Und als letzter Punkt ist das Ergebnis dieser Berechnung direkt eine skalare Größe, nämlich 

der Flächeninhalt. Vorteilhaft für die weitere Verarbeitung in KaSim-PRE ist jedoch ein drei-

dimensionales Modell. Ein solches könnte zwar aus der Menge an partiell und vollständig 

überdeckten Dreiecken wieder hergestellt werden, führt aber zu einer deutlichen Steigerung 

der Komplexität, was der eigentlichen angestrebten Vereinfachung widerspricht.  

 

Um die nachteiligen Aspekte des Triangulierungsverfahrens zu adressieren, ist eine einfache 

Boolesche Schnittmengenberechnung umgesetzt worden, welche auf einer Schnittpunktbe-

rechnung zwischen den beiden Konturen basiert [130]. Der Greiner-Hormann-Algorithmus 

bestimmt alle Schnittpunkte zwischen den Konturen und unterteilt die Konturen an den ent-

sprechenden Stellen. An einem ausgewählten Abschnitt wird gestartet und alle Konturab-

schnitte abgelaufen, wobei an jedem Schnittpunkt zwischen den beiden Konturen gewechselt 

wird. Das Ergebnis hängt dabei vom Startabschnitt ab. Liegt der Startabschnitt innerhalb der 

anderen Kontur, so ist das Ergebnis die Schnittmenge, liegt der Startabschnitt außerhalb, 

ergibt sich als Ergebnis die Vereinigung. Der Vorteil dieser eigenen Implementierung ist die 

Verwendbarkeit aller geometrischen Segmenttypen wie Liniensegmente, Kreisbogensegmen-

te, Beziersegmente oder B-Splines. Jedoch reagiert die Implementierung sehr sensibel auf 

numerische Einflüsse. Insbesondere die Überprüfung, ob sich ein Punkt des zugehörigen Ab-

schnitt innerhalb einer Kontur befindet, ist für das Ergebnis extrem wichtig, da im Falle einer 

Fehleinschätzung statt der Schnittmenge die Vereinigung ermittelt wird. 

 

Aus diesem Grund ist an dieser Stelle ein dritter Weg beschritten worden, welcher bereits be-

stehende Bibliotheken mit passenden Algorithmen in die Struktur von KaSim-PRE integriert 
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und optional nutzbar macht. Die beiden verwendeten Bibliotheken sind CGAL20 [131] und 

Boost.Polygon21 [132]. Die Schwierigkeiten der begrenzten Genauigkeit umgehen die beiden 

Implementierungen durch die Verwendung von Langzahlarithmetik oder den direkten Verzicht 

auf Gleitkommaoperationen. Letzteres erfordert bei der Verwendung der Bibliothek die Vor-

gabe einer absoluten Toleranz zur bidirektionalen Umwandlung zwischen Ganzzahl und 

Gleitkommazahl. Allerdings sind beide Bibliotheken nicht in der Lage, die gesamte Vielfalt 

der in KaSim-PRE verfügbaren Segmenttypen abzubilden, so dass für beide Bibliotheken die 

Konturen zunächst in eine Liste von Liniensegmenten konvertiert werden müssen. Ein Ver-

gleich der verschiedenen Implementierungen ist in Tabelle 6.2 aufgelistet. Die sichtbaren 

Unterschiede in der berechneten Fläche sind auf punktuelle Fehler in einzelnen Rotorstellun-

gen zurückzuführen, in denen die Öffnungsfläche nicht korrekt ermittelt wurde. Der Einfluss 

dieser Fehler wird durch die Integration jedoch entsprechend abgemindert, in Einzelfällen 

kann das resultierende Kammermodell dennoch unbrauchbar sein bzw. benötigt eine manuelle 

Nachbearbeitung. Bei der Verwendung der Algorithmen aus Boost und CGAL sind im Rah-

men dieser Arbeit keine fehlerhaften axialen Öffnungsflächen festgestellt worden. 

 
Tabelle 6.2: Ergebnisse verschiedener Implementierungen zur axialen Öffnungsflächenberechnung im Ver-

gleich mit der eigenen Implementierung des Greiner-Hormann-Algorithmus 

 Greiner-Hormann-
Algorithmus CGAL Boost 

Fläche [%] 100 100,5 100,5 
Laufzeit [%] 100 5,22 4,9 

 

Da sich die am Beispiel der axialen Einlassfläche zum Nebenrotor ermittelte, über die Phase 

integrierte Fläche quasi nicht unterscheidet, wird zudem noch ein Vergleich der benötigten 

Rechenzeit angestellt. Hierbei zeigt sich, dass der im Rahmen dieser Arbeit implementierte 

Algorithmus zwar quantitativ gute Ergebnisse liefern kann, die Implementierung gegenüber 

etablierten Algorithmen aber nicht sehr effizient ist. Ein exemplarisches Ergebnis der Identifi-

kation der axialen Einlassflächen ist in Abbildung 6.37 dargestellt. 

 

                                                 
20 www.cgal.org, besucht am 26.06.2015 um 17:30 Uhr 

21 www.boost.org, besucht am 26.06.2015 um 17:42 Uhr 

http://www.cgal.org/
http://www.boost.org/
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Abbildung 6.37:  Exemplarische Darstellung der arbeitskammerbezogenen axialen Einlassflächen 

 

Die Berechnung des Flächeninhaltes ist funktional identisch mit der numerischen Integration 

der Arbeitskammerfläche im Stirnschnitt, da in der Implementierung die gleiche Datenstruktur 

zum Einsatz kommt. Dementsprechend ist der Einfluss des numerischen Parameters der Inte-

grationsschrittweite bereits bekannt und wird an dieser Stelle nicht erneut untersucht. Die Pa-

rametrisierung eines Spaltströmungsmodells für die Modellierung des Ladungswechsels er-

fordert, wie auch bei den radialen Öffnungsflächen, die mathematische Zerlegung der Fläche 

in die beiden Faktoren Höhe hVerbindung und Breite bVerbindung. Für die axiale Fläche wird jedoch 

ein anderer Ansatz angewendet. Ausgehend von dem jeweiligen Rotormittelpunkt werden mit 

Hilfe eines Strahls die Schnittpunkte mit der Kontur der arbeitskammerbezogenen Einlassflä-

che berechnet. Dieses Vorgehensweise wird für den gesamten Winkelbereich der Öffnungsflä-

che wiederholt und alle Distanzwerte der Punktepaare gemittelt. Das Ergebnis ist die mittlere 

Höhe hVerbindung der Rechteckfläche in der entsprechenden Rotorstellung. Die zugehörige Brei-

te bVerbindung wird durch Division der Fläche durch die Höhe berechnet. Ein exemplarisches 

Ergebnis für die axialen Einlassflächen des Nebenrotors ist in Abbildung 6.38 zu sehen. 
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Abbildung 6.38:  Höhe hVerbindung und Breite bVerbindung der äquivalenten Rechteckfläche als Funktion der 

Phase s zur Modellierung der axialen Einlassflächen am Bespiel des Nebenrotors 

 

Während des Entstehens und Verschwindens der Öffnungsfläche werden die Höhe und die 

Breite kontinuierlich größer bzw. kleiner. Über einen großen Phasenbereich stellt sich ein na-

hezu konstanter Wert ein. Dieser sollte maximal der Differenz zwischen dem Kopf- und Fuß-

kreisradius entsprechen. Im Fall der Nebenrotorseite sind dies 18,5 mm. Der Algorithmus 

berechnet jedoch eine geringfügig niedrigere Höhe von 14,5 mm. Die Abweichung ergibt sich 

durch das Rotorprofil im Stirnschnitt, da im Bereich der Arbeitskammer der radiale Abstand 

zwischen Rotorkontur und umschließendem Gehäuse im Bereich der Gehäusespalte nahezu 

Null wird (Abbildung 6.37). Somit liefert dieses Verfahren eine geometrisch nachvollziehbare 

Aufteilung der Fläche in Höhe und Breite. 

 

6.5 Identifikation der Grenzfläche des Adsorbens 

Das physikalische Modell der Gasrückströmung auf Basis der Ad- und Desorptionskinetik 

erfordert gegenüber den bisherigen Modellen einen deutlich höheren Aufwand in der Modell-

generierung. Das zu erzeugende Modell setzt sich dabei aus drei Komponenten zusammen. 

Die Modellierung der Bauteiloberfläche als Adsorbens (auch als Grenzfläche bezeichnet), die 
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passende Verbindung zur zugehörigen Arbeitskammer und die Transferfläche, die im Absolut-

system den Transfer von Fluid zwischen zwei Grenzflächen modelliert (Kapitel 4.3.5). Da 

dieses Modell eine sehr spezielle Kopplung an die nulldimensionale Kammermodellsimulati-

on hat, wird nicht strikt zwischen Identifikation und Berechnung der kammermodellspezifi-

schen Größen getrennt. 

 

6.5.1 Ermittlung der Grenzflächen im Bezugssystem der Arbeitskammer 

Das Modell der Sorptionskinetik betrachtet immer die Wechselwirkung zwischen einer Gas-

phase und einem Festkörper. Die Kinetik ist dabei von den Zuständen beider Kapazitäten ab-

hängig und dementsprechend existiert eine Kopplung zwischen den Zuständen der Arbeits-

kammer und dem Adsorbens. Aus diesem Grund wird die Grenzfläche des Adsorbens immer 

im Relativsystem der Arbeitskammer betrachtet, da so die Auswertung der thermodynami-

schen Berechnung vereinfacht wird. Für die Auswertung wird normalerweise eine Ergebnis-

größe wie z.B. der Bedeckungsgrad nicht ortsfest auf einer Bauteiloberfläche ausgewertet, 

sondern ebenso wie z.B. der Druck in einer Arbeitskammer als Funktion der Phase. 

 

Der Prozess der Identifikation beginnt dementsprechend immer bei der Arbeitskammer. Zu-

nächst wird das bekannte Prinzip angewendet, bei dem die Drehwinkelabhängigkeit vernach-

lässigt und die Arbeitskammer isoliert in einer einzelnen Rotorstellung betrachtet wird. Die 

Abstraktion der Bauteilsegmente der Arbeitskammer im Stirnschnitt ermöglicht die logische 

Zuordnung, welcher Teil der Geometrie zu welchem Bauteil gehört. Auf diesem Weg kann die 

Kontaktfläche der Arbeitskammer zu dem entsprechenden Rotor oder Gehäuse ermittelt wer-

den. Die Flächenberechnung erfolgt analog zu anderen Flächen mit axialer Erstreckung wie 

z.B. interne Kammerverbindungsflächen (Gl. 6.27). Des Weiteren ist für die Kontaktflächen 

zum Gehäuse zu berücksichtigen, dass im Bereich der Öffnungsflächen der Adsorbens physi-

kalisch nicht existiert und dementsprechend für die Flächenberechnung die Öffnungsflächen 

ausgeschlossen werden müssen.  

 

Eine Kammer hat typischerweise Kontakt zu fünf Grenzflächen. Dies sind der jeweilige Rotor 

und das Gehäuse, wobei im Rahmen der Modellgenerierung die beiden axialen Stirnflächen 

separat betrachtet werden. Im Fall einer zweiwelligen Maschinengeometrie kann es im Be-

reich des Profileingriffes auch zu einem Kontakt der Arbeitskammer mit dem jeweils anderen 

Rotor kommen. 
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Abbildung 6.39: Grenzfläche Aadsorbens des Adsorbens zu den fünf Bauteilen als Funktion der Phase s für 

die Arbeitskammern der Hauptrotorseite 

 

Das Ergebnis der Analyse für die Hauptrotorarbeitskammern zeigt Abbildung 6.39. Die größ-

ten Grenzflächen existieren jeweils zum Hauptrotor und zum Gehäuse. Der Verlauf der 

Hauptrotorgrenzfläche ist fast symmetrisch bezüglich des Maximalwertes, wohingegen für die 

Grenzfläche des Gehäuses der Einfluss der radialen Auslassfläche ab einer Phase von 4,0 

sichtbar wird. Obwohl die Arbeitskammer erst bei einer Phase von etwa 5,2 verschwindet und 

dementsprechend noch eine Grenzfläche zum Hauptrotor existiert, ist die Grenzfläche zum 

Gehäuse bereits deutlich vorher verschwunden. Dieser Sachverhalt ist durch die radialen Aus-

lassflächen erklärbar, da in der letzten Phase des Ausschiebevorgangs das Fluid nur noch 

Kontakt zum Rotor hat. Die Fläche des Adsorbens auf dem Nebenrotor ist deutlich kleiner 

und existiert nur im Bereich des Profileingriffs. In einer ähnlichen Größenordnung sind die 

Grenzflächen zu den Gehäusestirnseiten. Sowohl bei der Grenzfläche im Einlassbereich als 

auch im Auslassbereich ist der Einfluss der axialen Öffnungsflächen erkennbar. Aufgrund der 

großen axialen Einlassflächen erreicht die Grenzfläche erst mit Abschluss des Ansaugvor-

gangs eine nennenswerte Größe. Auf der Auslassseite ist der Effekt durch die unterbrochene 

Symmetrie ebenfalls ersichtlich, jedoch weniger stark ausgeprägt, da der Screw Vacuum Blo-

wer primär über eine radiale Auslassfläche verfügt. 
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Die Festlegung der Verbindung zwischen Fluidkapazität und den jeweiligen Grenzflächen ist 

im Rahmen der Modellgenerierung sehr einfach, da durch die beiden angeschlossenen Kapa-

zitäten bereits alle benötigten Informationen vorliegen. Lediglich die Modelle für Ad- und 

Desorptionskinetik müssen durch den Nutzer vorgegeben bzw. verändert werden. 

 

6.5.2 Ermittlung der Transferflächen im Absolutsystem 

Die geometrische Definition der Fläche des Adsorbens in einen arbeitskammerfesten Bezugs-

system erfordert die Definition von Transferflächen mit deren Hilfe der Übergang von adsor-

biertem Fluid über die Grenzen von zwei Adsorbens modelliert werden kann. Die gemeinsa-

me Grenze zwischen zwei Adsorbens ist geometrisch im Regelfall durch die Spaltverbindung 

beschrieben, die die beiden an den Adsorbens grenzenden Arbeitskammern verbindet. Durch 

die Ausnutzung dieses Zusammenhangs ist somit die logische Komponente der Verbindungen 

für das Kammermodell bereits bekannt und muss nicht separat aus der Geometrie der Grenz-

flächen abgeleitet werden. 

 

Dementsprechend wird der eigentlichen geometrischen Berechnung und Aufbereitung der 

Transferfläche für die thermodynamische Simulation eine größere Aufmerksamkeit zuteil. Die 

freie Wahl der numerischen Zeitschrittweite zur Unterteilung der normierten Phase in KaSim 

erfordert eine Entkopplung von der geometrischen Schrittweite des Hauptrotordrehwinkels 

∆aHR während der Modellgenerierung. Um dies zu erreichen, werden die Transferflächen AT 

für einen festen Drehwinkel ∆αHR berechnet und auf den zu dem Drehwinkel gehörigen Pha-

senschritt ∆sHR bezogen. Dieser ist das Produkt des Drehwinkels und des Zahnteilungswinkels 

ϕZT,HR (Gl. 6.30). 

 

HR

HR,ZT

HR
T A

s
AA

α∆
ϕ

⋅=
∆

=  Gl. 6.30 

 

Auf diesem Weg kann KaSim die tatsächliche Transferfläche dann für beliebige Phasenschrit-

te ∆s berechnen (Gl. 4.32), eine entsprechende Linearität der Transferfläche in ∆aHR voraus-

gesetzt. Für die geometrische Berechnung müssen jedoch die Spaltverbindungen selektiert 

werden, da zwar alle Spaltverbindungen eine Grenze zwischen zwei Adsorbens beschreiben, 

aber nicht jeder Spalt stellt im Absolutsystem einen Übergang dar. Die Grenzflächen zwischen 
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Gasphase und Adsorbens am Gehäuse befindet sich im Relativsystem der Arbeitskammer, die 

an der realen Gehäusefläche adsorbierten Moleküle sind jedoch ortsfest. Deshalb muss hier 

eine Transferverbindung eingesetzt werden, welche zwischen zwei Arbeitskammerrelativsys-

temen transportiert. Dieser Fall schließt die Stirnspalte ebenfalls mit ein. Dies gilt damit z.B. 

nicht für die Gehäusespaltverbindung auf der Rotoroberfläche, da sich sowohl die reale Flä-

che und ihre Berandung gleichermaßen relativ zueinander bewegen. Einen Sonderfall stellt 

hierbei der Profileingriffsspalt dar, welcher effektiv die Größe der Grenzflächen verändert und 

damit ebenfalls an einem Transfer beteiligt werden muss. 

 

Die geometrische Berechnung der Transferflächen AT für die vorselektierten Spaltverbindun-

gen wird dann mittels einer Rotation der Spaltpunkte um den Winkel ∆α durchgeführt. Da 

KaSim-PRE Spaltverbindungen in jeder Rotorstellung als eine Liste von sequentiellen Punk-

tepaaren definiert, wird die numerische Berechnung auf die gleichzeitige Betrachtung von 

zwei benachbarten Spaltpunktepaaren i und i+1 reduziert. Die durch die Rotation aufgespann-

te Teilfläche wird als Produkt der projizierten Breite zi-zi+1 und dem aus dem Hauptrotorwin-

kelinkrement ∆αHR und dem mittleren Radius r folgenden Kreisbogen berechnet. Die Rotation 

erfolgt um die Achse des jeweiligen Rotors (Gl. 6.31). 

 

α∆⋅
+

⋅−=α∆ +
−

=
+∑ 2

rrzz)(A 1ii
1n

0i
1iiT  Gl. 6.31 

 

Durch eine Summation über alle Spaltpunktepaare ergibt sich dann die Gesamtfläche AT, die 

zum Schluss noch auf den zum Hauptrotorwinkelinkrement zugehörigen Phasenschritt bezo-

gen wird (Gl. 6.30). Bei der Berechnung gibt es prinzipiell noch zwei Besonderheiten zu be-

achten. Die erste Besonderheit betrifft zweiwellige Maschinenbauarten. Bei diesen ist durch 

die potentiell unterschiedliche Zähnezahl von Haupt- und Nebenrotor für alle Berechnungen 

mit Beteiligung des Nebenrotors das Übersetzungsverhältnis zu berücksichtigen. Der zweite 

Aspekt betrifft die Öffnungsflächen des Gehäuses. Diese müssen, analog zu der Berechnung 

des Adsorbens, ebenfalls berücksichtigt werden. Spaltpunktepaare mit Kontakt zum Gehäuse 

werden immer dann in einer Berechnung übersprungen, wenn sie sich innerhalb einer Öff-

nungsfläche befinden. 

 

Eine exemplarische Berechnung der Transferfläche ist in Abbildung 6.40 zu sehen. In diesem 

Beispiel ist bewusst die Entstehungsphase einer Grenzfläche auf dem Nebenrotorgehäuse 
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ausgesucht worden, da die Fläche des Adsorbens nur eine Transferverbindung benötigt. Auf 

eine Berücksichtigung der Gehäusestirnfläche wird an dieser Stelle verzichtet. 

 

 
Abbildung 6.40: Transferfläche AT zum vorlaufenden Adsorbens auf dem Gehäuse als Funktion der 

Phase s im Vergleich mit dem numerisch gebildeten Gradienten der Fläche des Adsor-
bens Aadsorbens 

 

In diesem Spezialfall ist es möglich, die berechnete Transferfläche mittels der Ableitung der 

Fläche des Adsorbens nach der Phase zu berechnen. Die Berechnung der Transferfläche auf 

Basis der Spaltgeometrie erzielt das gleiche Ergebnis wie das vereinfachte Verfahren auf Ba-

sis der Gradientenbildung. Der große Vorteil der geometrischen Berechnung liegt in der Re-

duktion regelbasierter Fallunterscheidungen, da für die meisten Grenzflächen mehr als eine 

Transferverbindung existieren und somit nicht klar ist, welcher Transferverbindung welcher 

Anteil am Gradienten zuzuordnen ist. Die Komplexität der verschiedenen Verbindungen, wel-

che im Bereich des Profileingriffs entsteht, ist exemplarisch in Abbildung 6.41 veranschau-

licht. 
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Abbildung 6.41: Exemplarische Darstellung aller Transferflächen des Nebenrotors 

 

Eine Möglichkeit, das geometrische Modell abseits einiger Spezialfälle zu überprüfen, ist die 

Durchführung einer thermodynamischen Simulation mit einem einfachen Kammermodell, 

welches die Ad- und Desorptionskinetik und damit die Interaktion zwischen Arbeitskammer 

und Grenzfläche vernachlässigt. Damit ist die mögliche Interaktion des Adsorbens auf die 

Transferflächen reduziert. Unter der Annahme, dass alle Transferflächen richtig bestimmt sind 

und für alle Grenzflächen die gleiche Bedeckung als Startwert vorgeben ist, stellt sich ein 

über die gesamte Phase konstanter Bedeckungsgrad ein. Das Ergebnis einer solchen Berech-

nung für das Nebenrotorgehäuse ist in Abbildung 6.42 dargestellt. 
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Abbildung 6.42:  Nebenrotorgehäusefläche Aadsorbens und zugehöriger Bedeckungsgrad Θ als Funktion der 

Phase s unter Vernachlässigung der Ad- und Desorptionskinetik 

 

Der Bedeckungsgrad ist für alle Kapazitäten mit einem Startwert von 0,5 angenommen. Als 

Funktion der Phase ist zu sehen, dass mit Ausnahme der Bereiche des Entstehens und Ver-

schwindens der Bedeckungsgrad seinen initialen Startwert beibehält. Die Abweichungen vom 

als konstant erwarteten Bedeckungsgrad entstehen maßgeblich durch numerische und geomet-

rische Ungenauigkeiten, bei denen die ermittelte Transferfläche nicht exakt zu der Änderung 

der jeweiligen Grenzfläche passt (Abbildung 6.40). Insbesondere im Bereich des Profilein-

griffsspaltes ist die Modellierung sehr komplex (Abbildung 6.41) und punktuell unvollstän-

dig. Dennoch kann im Rahmen der Arbeit dieses Modell evaluiert und in Zukunft weiter ver-

feinert werden. 

 

6.6 Identifikation und Parametrisierung des konvektiven Wärmeübergangs 

Die Modellierung des Wärmeübergangs umfasst für das Pre-Processing zwei wesentliche As-

pekte. Einerseits müssen die Wärmeübergangsflächen zwischen Arbeitskammern, Spaltver-

bindungen und Bauteilen identifiziert und berechnet werden und andererseits müssen die von 

der Simulation benötigten Parameter für das physikalische Konvektionsmodell ermittelt wer-
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den. Insbesondere bei der Identifikation der Wärmeübergangsflächen werden verschiedene 

Ansätze zur Modellierung der Bauteile bzw. deren relevante Oberfläche als Wärmekapazität 

in der thermodynamischen Simulation vorgestellt und die entsprechenden Vor- und Nachteile 

analysiert. 

 

6.6.1 Parametrisierung der erzwungenen Konvektion 

In der thermodynamischen Simulation wird das Modell der erzwungenen Konvektion zur Be-

schreibung des Wärmeübergangs sowohl für die Arbeitskammern als auch für die Spaltver-

bindungen eingesetzt. Eine Analyse und Ableitung der Relativgeschwindigkeiten der Spalt-

strömung in Bezug auf den Rotor und das Gehäuse zeigt [5]. Damit in der thermodynami-

schen Simulation aus der druckdifferenzgetriebenen Spaltströmungsgeschwindigkeit die Rela-

tivgeschwindigkeiten zur Bestimmung der Reynolds-Zahlen berechnet werden können, ist 

lediglich der mittlere Winkel sowie der mittlere Radius der Spaltverbindung erforderlich. Bei-

de Größen können einfach aus der dreidimensionalen Spaltgeometrie abgeleitet werden. Da 

die Berechnung des Winkels analog zum Korrekturverfahren der Spaltlänge in Strömungs-

richtung funktioniert (Abbildung 6.18), wird im Weiteren auf eine detailliert Ableitung ver-

zichtet. 

 

Die Anwendung der erzwungenen Konvektion auf die Arbeitskammer erfordert eine tieferge-

hende, hypothetische Betrachtung der zu erwartenden Strömungsverhältnisse in zweiwelligen 

Rotationsverdrängermaschinen. Da die thermodynamische Simulation nur einen homogenen 

Kammerzustand kennt und Strömungsgeschwindigkeiten in Fluidkapazitäten vernachlässigt, 

muss die Relativgeschwindigkeit zum Rotor und zum Gehäuse bereits in der Phase der Mo-

dellgenerierung durch eine Konstante definiert werden, welche sich idealerweise proportional 

zur Modellfrequenz verhält.  

 

Zunächst wird die Relativgeschwindigkeit zum Gehäuse betrachtet. Hierzu wird die Annahme 

getroffen, dass sich das Fluid in der Arbeitskammer normal zu den begrenzenden Gehäuse-

spaltverbindungen bewegt. In Abhängigkeit des Umschlingungswinkels des Rotors ändert 

sich dann die Bewegung der Arbeitskammer relativ zum Gehäuse. Für den Fall einer typi-

schen Wälzkolben-Vakuumpumpe entspricht die Relativgeschwindigkeit der Umfangsge-

schwindigkeit am Gehäusedurchmesser. Mit zunehmendem Umschlingungswinkel ergibt sich 

zusätzlich eine axiale Komponente in der Geschwindigkeit. Dadurch mindert sich die Rela-

tivgeschwindigkeit zum Gehäuse derart, dass im Fall einer typischen Schraubenspindelgeo-
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metrie de facto nur noch die axiale Komponente übrig bleibt, da sich das Fluid durch die sehr 

kleine Steigung nahezu nicht mehr in Umfangsrichtung relativ zum Gehäuse bewegt. 

 

Die Relativgeschwindigkeit zum Rotor kann nach dem gleichen Prinzip abgeschätzt werden. 

Es wird lediglich das Bezugssystem gewechselt, da sich Rotor und Arbeitskammer im selben 

bewegten Bezugssystem befinden. Während für die Bewegung relativ zum Gehäuse nur eine 

Bewegung normal zu den begrenzenden Spaltverbindungen als möglich angenommen wird, 

ist die Strömungsgeschwindigkeit relativ zum Rotor immer tangential zu den begrenzenden 

Spalten. Daraus ergibt sich für den Fall der Wälzkolben-Vakuumpumpe, dass die Relativge-

schwindigkeit zu Null wird. Erst mit steigendem Umschlingungswinkel wird die tangentiale 

Komponente der projizierten Umfangsgeschwindigkeit größer, bis sie im anderen Grenzfall 

der Schraubenspindelpumpe den Maximalwert, die Umfangsgeschwindigkeit am Gehäuse, 

erreicht. Wichtig ist hierbei, dass die Umfangsgeschwindigkeit mit Hilfe des mittleren Radius 

der Rotoroberfläche gebildet wird. Eine prinzipielle Übersicht beider Relativgeschwindigkei-

ten für typische Bauformen von Vakuumpumpen und den Screw Vacuum Blower befindet sich 

in Tabelle 6.3. 

 
Tabelle 6.3:  Berechnung der Relativgeschwindigkeiten für den konvektiven Wärmeübergang in Arbeitskam-

mern für ausgewählte Rotorgeometrien unter der Annahme eines homogenen Kammerzustands 
ohne eigenes Geschwindigkeitsfeld 

 

  

 

Gehäuse Umfangsgeschwindigkeit Normalkomponente der 
Umfangsgeschwindigkeit 

Axial Arbeitskammerge-
schwindigkeit 

Rotor Keine Tangentialkomponente der 
Umfangsgeschwindigkeit Umfangsgeschwindigkeit 

 

Die Berechnung der jeweiligen Geschwindigkeitskomponenten basiert auf dem bereits be-

kannten Winkel α (Gl. 6.16), welcher in der Ebene der abgewickelten Bauteiloberfläche durch 

die Rotorachsrichtung und den Rotorzahnkopf eingeschlossen wird (Abbildung 6.18). Der 
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Winkel α wird nach Gl. 6.15 berechnet. Mit Hilfe des Winkels α werden dann die Relativge-

schwindigkeiten berechnet. Die Relativgeschwindigkeit zum Gehäuse cGehäuse verläuft ortho-

gonal zum Rotorzahnkopf (Gl. 6.33). 

 

α⋅= coscc UmfαngGehäuse  Gl. 6.32 

 

Die Relativgeschwindigkeit zum Rotor cRotor soll definitionsgemäß parallel zum Rotorzahn-

kopf verlaufen (Gl. 6.33). 

 

α⋅= sincc UmfαngRotor  Gl. 6.33 

 

Für die Geschwindigkeiten bei mehrwelligen Maschinenausführungen muss, analog zu den 

Berechnungen der Spaltberandungsgeschwindigkeit, das jeweilige Übersetzungsverhältnis 

berücksichtigt werden. Die für die Parametrisierung der erzwungenen Konvektion ebenfalls 

benötigte charakteristische Länge lchar kann für das Gehäuse zunächst in Umfangsrichtung in 

den jeweiligen Stirnschnitten der Arbeitskammern bestimmt werden. Der resultierende Wert 

wird mittels des Winkels α in die passende Ebene projiziert (Gl. 6.34). 

 

α⋅= sinll Umfαng,KαmmerGehäuse,chαr  Gl. 6.34 

 

Für den Rotor wird ein abweichender Ansatz verfolgt. Unter der Annahme, dass die Strömung 

in der Kammer dem Zahnlückevolumen folgt, wird die Länge der Arbeitskammer in Rotor-

achsrichtung lKammer,z entsprechend des Winkels α korrigiert und als charakteristische Länge 

verwendet. (Gl. 6.35) 

 

α
=

sin
l

l z,Kαmmer
Rotor,chαr  Gl. 6.35 

 

Dieses Model ist eine vereinfachte Darstellung des Strömungsfeldes in der Arbeitskammer zur 

Abschätzung der Relativgeschwindigkeiten und charakteristischen Längen zur Parametrisie-

rung eines Wärmeübergangmodells basierend auf erzwungener Konvektion. Dieser Sachver-

halt wird insbesondere an der verschwindenden Relativgeschwindigkeit zum Rotor für Roto-

ren ohne Umschlingung deutlich. Es existieren zwar in der Literatur Modelle, die in ihren 
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grundlegenden Annahmen und ihrem Detailgrad weiter fortgeschritten sind, z.B. [133], die 

jedoch meistens mit einem Fokus auf Schraubenmaschinen im atmosphärischen Anwen-

dungsbereich entwickelt wurden. Die stellen somit im Rahmen dieser Arbeit keinen Mehrwert 

dar und sind aus diesem Grund nicht weiter untersucht worden. 

 

6.6.2 Modellierung der Bauteiloberflächen als Wärmekapazität 

Im Kontext der thermodynamischen Simulation wird die Oberfläche der Bauteile wie Rotor 

oder Gehäuse durch eine Wärmekapazität abgebildet, welche sich durch eine unveränderliche 

Temperatur auszeichnet und die Bilanzierung der ein- und ausgehenden Wärmeströme ermög-

licht. Um das thermische Verhalten der Bauteile in der thermodynamischen Simulation abzu-

bilden, sind verschiedene Ansätze umgesetzt worden, die am Bespiel des Rotors in Abbil-

dung 6.43 gezeigt werden. 

 

 
Abbildung 6.43:  Verschiedene Ansätze zur Modellierung der Bauteiloberflächen als Wärmekapazitäten 

für die thermodynamische Simulation [101] 

 

Im einfachsten Fall wird das gesamte Bauteil als eine Wärmekapazität modelliert. Dieses Mo-

dell eignet sich insbesondere dann, wenn für das Bauteil eine homogene Temperatur ange-

nommen werden soll und eine Kopplung mit einer strukturmechanischen Berechnung nicht 

angestrebt wird. Dieses Modell stellt gleichzeitig auch den Sonderfall des Scheibenmodells 

dar. Das Scheibenmodell ermöglicht die Vorgabe einer axialen Temperaturverteilung und da-

mit eine Betrachtung der resultierenden Wärmeströme als Funktion der Rotorscheiben. Im 

Hinblick auf die Kopplung mit einer strukturmechanischen Simulation stellt dieses Modell für 

den Rotor eine gute Wahl dar, da aufgrund der hohen Umfangsgeschwindigkeiten lediglich 

Temperatur- und Wärmestromgradienten in Richtung der Rotorachse zu erwarten sind, jedoch 

nicht in Umfangsrichtung. Das Netzmodell verwendet direkt das unstrukturierte Netz der 

Homogen Scheibenmodell Netzmodell 
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strukturmechanischen Berechnung und erstellt für jedes Oberflächenelement eine Wärmeka-

pazität. Dieses Modell ist für die Verwendung mit Rotorgeometrien zu komplex, stellt jedoch 

für das Gehäuse eine gute Wahl dar, da im Gehäuse, je nach Bauart der Maschine, Gradienten 

in Achs- und Umfangsrichtung zu erwarten sind. Um den unterschiedlichen Ansprüchen der 

Bauteile Rotor und Gehäuse an die Art der Modellierung gerecht zu werden, existiert ein hyb-

rides Modell, welches das Gehäuse mit Hilfe eines unstrukturierten Netzes und die Rotoren 

mit Hilfe des Scheibenmodells abbildet. 

 

Die geometrische Berechnung bestimmt, in Abhängigkeit des Modellierungsansatzes, die 

drehwinkelabhängigen Wärmeübergangsflächen für Arbeitskammern und Spaltverbindungen. 

Die eigentliche Berechnung funktioniert wie die Berechnung der gemeinsamen Verbindungs-

fläche zwischen den Haupt- und Nebenrotorkammern, indem die Kontaktfläche der Arbeits-

kammer und der Spaltberandung zu der Wärmekapazität ausgewertet wird. Diese aufwändige 

Berechnung kann gezielt eingesetzt werden, indem die logischen Informationen der Bau-

teilsegmente ausgewertet werden. Somit kann vor der Berechnung der gemeinsamen Kontakt-

fläche bereits geprüft werden, ob ein entsprechender Abschnitt der Arbeitskammer überhaupt 

Kontakt zum Bauteil hat. Ein exemplarisches Ergebnis für die Wärmeübergangsfläche Awü 

zum Hauptrotor für das Scheibenmodell mit 4 Scheiben ist in Abbildung 6.44 dargestellt. 

 

 

0

1000

2000

3000

4000

5000

6000

7000

8000

0 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5 5,5

W
är

m
eü

be
rg

an
gs

flä
ch

e 
A w

ü
[m

m
²]

Phase s [-]
Scheibe 1 Scheibe 2 Scheibe 3 Scheibe 4



230 

Abbildung 6.44:  Kumulierte Wärmeübergangsfläche Awü zum Hauptrotor für das Scheibenmodell mit 
vier Scheiben im Vergleich mit dem Ergebnis des homogenen Modells (schwarz) 

 

Die einzelnen Wärmeübergangsflächen sind kumuliert dargestellt, so dass die Hüllkurve di-

rekt mit dem Ergebnis des homogenen Modells verglichen werden kann. Hierbei ist eine sehr 

gute Übereinstimmung der Flächen feststellbar. Ein graphischer Vergleich mit den Ergebnis-

sen des Modells auf Basis eines Netzes ist aufgrund der Vielzahl an Teilflächen nicht zielfüh-

rend, die Übereinstimmung ist aber ähnlich gut. 

 

KaSim-PRE und die zusätzlichen Werkzeuge der gekoppelten thermischen und strukturme-

chanischen Simulation müssen, unabhängig von der Modellierung der Wärmekapazitäten, mit 

den Ergebnissen und Eingabedaten der strukturmechanischen Simulation interagieren. Die 

von KaSim berechneten Wärmeströme müssen als Randbedingung immer auf ein Netz über-

tragen werden, die von einer strukturmechanischen Simulation berechneten Knotentemperatu-

ren müssen auf die Wärmekapazitäten übertragen werden. Details zur Umsetzung und Über-

tragung von Randbedingungen und Ergebnisses sind in [101] beschrieben. 

 

6.7 Identifikation der Lagerräume und ihrer Verbindung zu Arbeitskammern 

An den Stirnseiten der Rotoren ergeben sich, zusätzlich zu den primär in Umfangsrichtung 

wirksamen Stirnspaltverbindungen, ebenfalls Verbindungen in radialer Richtung, welche alle 

Arbeitskammern mit Kontakt zu der jeweiligen Stirnseite durch das Lagerraumvolumen mit-

einander verbinden. Somit ergibt sich damit indirekt eine Verbindung zwischen Arbeitskam-

mern mit verschiedenem Druck und bei kleinen Umschlingungswinkeln sogar eine indirekte 

Verbindung zwischen ansaugender und ausschiebender Arbeitskammer. Im folgenden Kapitel 

wird die Modellierung der Lagerräume als Fluidkapazitäten sowie die Ermittlung der Geomet-

rie der Spaltverbindungen zum Lagerraum diskutiert. 

 

6.7.1 Abschätzung der Lagerraumvolumina 

Die geometrische Beschreibung der Lagerräume und damit ihres Volumen ist im Rahmen der 

geometrischen Analyse und Abstraktion eigentlich nicht möglich, da diese Geometrie nicht 

Bestandteil der für KaSim-PRE erforderlichen Eingabedaten, sondern ein konstruktives Detail 

des Lagerungs- und Dichtungskonzeptes ist. Ein beispielhafter Schnitt durch die Ebene der 

Rotationsachsen des Screw Vacuum Blowers ist in Abbildung 6.45 dargestellt. 
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Abbildung 6.45:  Lagerraumvolumina der Haupt- und Nebenrotorseite auf der Auslassseite des Screw 

Vacuum Blowers 

 

In diesem Beispiel liegt der Fokus auf der Auslassseite einer zweiwelligen Maschine. Das 

Prinzip ist jedoch auch universell sowohl für einwellige Maschinen als auch für die Einlass-

seite anwendbar. In diesem Fall ergibt sich sogar noch ein weiterer Sonderfall, da das Lager-

raumvolumen des Hauptrotors nicht nur eine Verbindung zwischen verschiedenen Arbeits-

kammern herstellt, sondern, durch die Antriebswelle bedingt, auch eine Verbindung zum Ge-

trieberaum und damit zur Umgebung hat. Dieser Aspekt kann ebenfalls im Rahmen der ther-

modynamischen Simulation berücksichtigt werden. 

 

Da die geometrischen Details außerhalb der Mantelfläche der Gehäusebohrung liegen, ist eine 

Berechnung der tatsächlichen Lagerraumvolumina nur durch eine deutliche Erhöhung der 

Komplexität des geometrischen Modells möglich. Diese Entwicklung ist nicht wünschenswert 

und zudem nicht erforderlich, da die absolute Größe des Lagerraumvolumens für die meisten 

Berechnungen, in denen quasi-stationäre Betriebspunkte simuliert werden, aus physikalischer 

Sicht keine Rolle spielt. Aus diesem Grund wird das Lagerraumvolumen lediglich grob abge-

schätzt (Gl. 6.36). 

 

pNR,Lager 

  

pHR,Lager Lecka-
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RotorLagerraum −⋅⋅π⋅⋅=  Gl. 6.36 

 

Für den hohlzylinderförmigen Lagerraum wird angenommen, dass die Länge 10 % der 

Rotorlänge lRotor entspricht. Der innere Radius des Kreisringes entspricht der Hälfte des 

Fußkreises des Rotors rF, der äußere Radius ist dabei 10 % größer als der innere. 

 

6.7.2 Ermittlung der Spaltverbindungsgeometrie 

Die Ermittlung der Spaltverbindungen mit primär radialer Strömungsrichtung ist, analog zu 

dem Lagerraumvolumen selbst, nicht vollständig geometrisch beschreibbar. Die im Rahmen 

dieser Arbeit ermittelten geometrischen Parameter stellen eine vereinfachte Betrachtung des 

zu erwartenden Strömungspfades dar. Der Strömungsquerschnitt zwischen Arbeitskammer 

und Lagerraumvolumen kann in Form einer Spalthöhe und Breite beschrieben werden. Die 

Spaltbreite wird dabei geometrisch nach dem in Abbildung 6.46 illustrierten Konzept be-

rechnet. 

 

 
Abbildung 6.46:  Geometrische Ermittlung der Spaltbreite bSpalt des Lagerraumspaltes basierend auf den 

Stirnspaltverbindungen und dem Rotorfußkreisradius rF und dem zugehörigen Win-
kelbereich β 

 

Die Spaltbreite bSpalt wird geometrisch als Kreisbogen konstruiert, dessen Radius dem Fuß-

kreis des jeweiligen Rotors entspricht. Der zugehörige Winkelbereich β ist durch das Bau-
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teilsegement des Rotors definiert. Ohne die konkrete Geometrie betrachten zu müssen, wer-

den lediglich die als charakteristische Punkte bestimmten Start- und Endpunkte des Bau-

teilsegmentes verwendet und der eingeschlossene Winkel berechnet (Gl. 6.37). 

 

β⋅= Rotor,FSpalt rβ  Gl. 6.37 

 

Das Prinzip findet für Haupt- und Nebenrotor Anwendung und ermöglicht nach einem einfa-

chen Prinzip die Erstellung von Spaltverbindungen auch im Bereich des Profileingriffs. In den 

meisten Fällen entspricht der berechnete Winkel jedoch dem Zahnteilungswinkel des Rotor-

profils. Die Spaltbreite bSpalt ist in Abbildung 6.47 für die Haupt- und Nebenrotorseite im 

Vergleich zu dem Wert basierend auf dem jeweiligen Rotorzahnteilungswinkel aufgetragen. 

 

 
Abbildung 6.47:  Berechnete Breite bSpalt des Spaltes zu den einlassseitigen Lagerräumen auf der Haupt- 

und Nebenrotorseite im Vergleich mit den Spaltbreiten basierend auf dem jeweiligen 
Rotorzahnteilungswinkel 

 

Unabhängig von dem betrachteten Rotor entspricht die Spaltbreite über einen großen Phasen-

bereich dem Wert für den Zahnteilungswinkel. Lediglich während des Entstehungsvorgangs 

und dem Verschwinden der Arbeitskammer an der Einlassstirnseite ist eine Abweichung fest-
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stellbar, die durch die sukzessive kleiner bzw. größer werdende Kammerfläche zustande 

kommt. Die Unstetigkeit, welche insbesondere für den Hauptrotor offensichtlich ist, hängt mit 

der Zuordnung der Arbeitskammern zur Haupt- und Nebenrotorseite zusammen.  

 

Die Spalthöhe entspricht der Stirnspalthöhe und stellt somit eine Nutzervorgabe dar, welche 

nicht separat berechnet wird. Ebenso ist die Definition einer Spaltlänge in Strömungsrichtung 

nicht möglich, so dass dieser Parameter ebenfalls der Vorgabe des Nutzers obliegt. Eine grobe 

Näherung in Anlehnung an die Abschätzung des Lageraumvolumens ermöglicht es, einen 

Wert für eine vollständige Definition des Kammermodells anzugeben. Die Länge in Spalt-

strömungsrichtung lSpalt beträgt die Hälfte des Fußkreisradius und beschreibt somit den Ab-

stand zwischen dem Fußkreisradius des Rotorprofils und dem inneren Radius des Lagerraum-

volumens. 

 

6.8 Identifikation druckbelasteter Rotoroberflächen 

Die Identifikation der druckbelasteten Oberflächen eines Rotors stellt die grundlegende Vo-

raussetzung dar, um die von [53] entwickelten mechanischen Komponenten in KaSim zu mo-

dellieren. Die vollständige mechanische Modellierung einer Rotationsverdrängermaschine für 

die thermodynamische Simulation umfasst die Kapazitäten, welche die Rotoren als Starrkör-

per modellieren und die Verbindungen, welche den Druck in den Arbeitskammern in Form 

einer Kraft und eines Drehmoments auf die Starrkörper einwirken lassen. Zusätzlich existiert 

noch eine mechanische Kopplung zwischen den beiden Rotoren sowie eine Antriebskapazität, 

die entweder eine vorgegebene Drehzahl oder ein vorgegebenes Drehmoment einhält. Im Fol-

genden Kapitel wird ein kurzer Überblick über die Modellierung der Rotoren als Starrkörper 

sowie der Kraft- und Drehmomentübertragung vom Fluid im Arbeitsraum auf den jeweiligen 

Rotor gegeben. Die Berechnung der mechanischen An- bzw. Abtriebsmomente der Rotoren ist 

zudem eine essentielle Voraussetzung für die Analyse der Beanspruchung im Profileingriff 

unsynchronisierter, zweiwelliger Rotationsverdrängermaschinen. 

 

6.8.1 Modellierung der Rotoren als Starrkörper 

Die Modellierung der Rotoren als Starrkörper erfordert die Definition der Masse und des 

Hauptträgheitsmoments um die Rotationsachse. Die Masse mRotor wird aus dem Volumen des 

Rotors VRotor und der Dichte ρRotor bestimmt. 
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RotorRotorRotor Vm r⋅=  Gl. 6.38 

 

Das Volumen des Rotors kann nach dem gleichen Prinzip bestimmt werden wie das Volumen 

einer Arbeitskammer, indem statt der Kontur der Arbeitskammer die Kontur des Rotors im 

jeweiligen Stirnschnitt eingesetzt wird (Gl. 6.5). Das Hauptträgheitsmoment wird ebenfalls 

mit Hilfe der Bauteilstirnschnitte berechnet. Hierzu wird zunächst das polare Flächenträg-

heitsmoment im Stirnschnitt IStirnschnitt numerisch bestimmt (Gl. 6.39). 

 

∑ ϕ∆⋅⋅=
i

i
4

ittStirnschni r25,0I  Gl. 6.39 

 

Die numerisch Integration erfolgt mit Hilfe von Zylinderkoordinaten, indem der gesamte 

Winkelbereich in i Teilschritte unterteilt und das jeweilige Produkt aus Winkelinkrement ∆ϕi 

und der vierten Potenz des Radius ri aufsummiert wird. Dadurch ist auch die Berechnung für 

Profile mit Hinterschneidungen im Stirnschnitt möglich, da in einem Bereich mit Hinter-

schneidung das Winkelinkrement sein Vorzeichen ändert. Das vollständige Trägheitsmoment 

des Rotors ΘRotor wird dann durch die Summierung der Flächenträgheitsmomente der jeweili-

gen Stirnschnitte j und j-1 ermittelt (Gl. 6.40). 

 

)IIII()zz(
3
1

j
1j,ttStirnschnij,ttStirnschni1j,ttStirnschnij,ttStirnschni1jjRotorRotor ∑ −−− ⋅++⋅−⋅r⋅=Θ  Gl. 6.40 

 

Um das Trägheitsmoment auch für entlang der Rotorachse veränderliche Profile richtig zu 

berechnen, wird das gleiche Verfahren wie bei der Volumenberechnung angewendet (Gl. 6.5). 

Die berechneten Größen gelten ausschließlich für den profilierten Teil des Rotors. Etwaige 

Wellenabsätze für Lager, Dichtungen und Kupplungen werden nicht berücksichtigt. Als Vali-

dierung der berechneten Ergebnisse wird das von [53] angegebene Trägheitsmoment eines 

geometrisch identischen Hauptrotors verwendet. Das Trägheitmoment beträgt 976 kgmm², der 

von KaSim-PRE berechnete Wert beträgt 965 kgmm² und ist somit geringfügig niedriger, was 

maßgeblich auf die fehlenden Wellenabsätze der Lagerstellen zurückzuführen ist. 

 

Die jeweils benötigte Materialdichte kann durch den Benutzer in Form eines in der Datenbank 

hinterlegten Materials vorgegeben werden. Die Implementierung dieser Datenbank für Fest-

körperdaten wird somit von KaSim und KaSim-PRE gleichermaßen verwendet und ermög-
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licht so Programm und anwendungskontextübergreifend eine einheitliche Definition der Ma-

terialeigenschaften.  

 

Neben den geometrischen Eigenschaften des Starrkörpers müssen noch die Lagerstellen defi-

niert werden. Da sich die Lagerstellen prinzipiell außerhalb der Systemgrenzen befinden, 

ergibt sich ein vergleichbares Problem wie bei der Berechnung des Lagerraumvolumens, da 

die Position des Lagers eine rein konstruktive Größe ist. Aus diesem Grund wird für die Mo-

dellgenerierung eine Abschätzung vorgenommen, bei der der Abstand der Lagerstellen von 

der Rotorstirnseite auf 10 % der Rotorlänge festgelegt wird. Damit ergibt sich in Kombination 

mit den modellierten Lagerräumen ein schlüssiges Gesamtbild. Abschließend werden noch 

mögliche Bauteilverformungen berücksichtigt. Wenn der Rotor für die Modellgenerierung mit 

einem Verschiebungsfeld versehen wird, werden die Verschiebungen an der jeweiligen Rotor-

stirnseite auf die Lagerstellen übertragen. Das Trägheitsmoment wird in einem solchen Fall 

basierend auf der verformten Bauteilgeometrie berechnet. 

 

6.8.2 Berechnung der druckbezogenen Kräfte und Momente 

Die Berechnung der druckbezogenen Kräfte und Momente ist eine rein geometrische Berech-

nung. Die zunächst erforderliche logische Operation ist die Zuordnung der Rotoroberfläche zu 

einer Arbeitskammer. Diese Operation wird in vergleichbarer Weise bereits für die Berech-

nung der Grenzfläche des Adsorbens und der konvektiven Wärmeübergangsfläche verwendet. 

Der primäre Unterschied liegt dann in der geometrischen Berechnung. [53] schlägt für die 

Berechnung der druckbezogenen Kraft F�⃗ P des Fluides in einer Arbeitskammern auf den Rotor 

folgende Vorgehensweise vor (Gl. 6.41) 

 

∑−==
i

i
Kammer

Kammer
P A

p
FF





 Gl. 6.41 

 

Die druckbezogene Kraft wird durch eine Summierung der Teilflächen A��⃗ i einer triangulierten 

Bauteiloberfläche erreicht. Durch die Annahme eines homogenen Kammerzustandes ist der 

Kammerdruck ortsunabhängig und die Summe der vektoriellen Oberflächenelemente kann 

bereits während der Modellgenerierung bestimmt werden. Der resultierende Vektor für die 

Fläche entspricht geometrisch gesehen der Projektion der dreidimensionalen Fläche in die drei 

kartesischen Koordinatenebenen. 
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Für die Berechnung des druckbezogenen Drehmomentes M���⃗ P der Arbeitskammer wird jede 

zuvor berechnete Teilkraft mit dem wirksamen Hebelarm s⃗i multipliziert (Gl. 6.42) [53]. 

 

∑ ⊗−=
−

=
i

ii
Kammer

Kammer
P As

p
MM





 Gl. 6.42 

 

Der Hebelarm ist als vektorieller Abstand zwischen dem Ursprung des Rotorkoordinatensys-

tems und dem Flächenschwerpunkt des Dreiecks definiert [53]. Auch diese Summe kann 

durch die Annahme des homogenen Kammerzustandes bereits während der Modellgenerie-

rung gebildet werden. 

 

Die Basis für die Berechnung bildet eine Triangulation der dem jeweiligen Rotor zugehörigen 

Oberfläche. Die Bestimmung der Eigenschaften der Verbindung als Funktion des Drehwinkels 

ist dabei durch die Tatsache, dass die Arbeitskammergeometrie drehwinkelabhängig vorliegt, 

bereits gelöst. Des Weiteren ist durch Aufteilung der Arbeitskammern bereits die Zuordnung 

der Arbeitskammer im Profileingriffsbereich derart gelöst, dass eine Kammer im Stirnschnitt 

maximal über ein Bauteilsegment des Hauptrotors und des Nebenrotors verfügt. Somit ist klar 

definiert, dass eine Hauptrotorkammer sowohl auf den Hauptrotor als auch auf den Nebenro-

tor einwirken kann. Gleiches gilt auch für die Nebenrotorkammern. 

 

Die Triangulierung wird abschnittsweise zwischen zwei Stirnschnitten aufgebaut, da im Re-

gelfall ein Bauteilsegment auf das nächste folgt. Die exemplarische Triangulierung der druck-

belasteten Oberfläche einer Hauptrotorkammer ist in Abbildung 6.48 dargestellt. 

 



238 

 
Abbildung 6.48: Druckbelastete Oberfläche einer Hauptrotorarbeitskammer mit Detaildarstellung der 

Triangulierung in Teiloberflächenelemente zwischen zwei Stirnschnitten mit Stirn-
schnittebenenabstand ∆z 

 
Abbildung 6.49:  Druckbezogenes Drehmoment M���⃗ P einer Hauptrotorkammer bezogen auf den Hauptro-

tor für die drei kartesischen Koordinatenachsen 
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Die Auswertung des druckbezogenen Momentes M���⃗ P für die Hauptrotorkammern bezogen auf 

den Hauptrotor ist in Abbildung 6.49 dargestellt. Für die Bilanzierung des Antriebsmomentes 

und damit auch für die Belastungsanalyse der Verzahnung ist vor allem das bezogene Dreh-

moment um die z-Achse von Bedeutung, da die z-Achse die Rotationsachse ist. Der Wechsel 

des Vorzeichens bedeutet, dass während des Entstehungsvorgangs das Antriebsmoment ge-

mindert wird, wohingegen der Ausschiebevorgang während des Verschwindens der Arbeits-

kammer das Antriebsmoment erhöht. Die Modellierungsgüte der mechanischen Kapazitäten 

und Verbindungen kann mit Hilfe der thermodynamischen Simulation quantifiziert werden. 

KaSim ermöglicht die Berechnung der Innenleistung basierend auf dem Ringintegral des 

Kreisprozesses (Gl. 1.9) und basierend auf dem mechanischen Antriebsmoment [53]. Ver-

gleichsrechnungen mit KaSim zeigen maximale Abweichungen von 2-3 %. 

 

6.9 Identifikation der relevanten Rotorkrümmungen 

Die mechanische Analyse der Belastung im Profileingriff einer unsynchronisiert angetriebe-

nen zweiwelligen Schraubenmaschine beteiligt aufgrund ihrer Komplexität alle Komponenten 

der Simulationsumgebung KaSim (Abbildung 3.13). Der für diesen Teil der Arbeit relevante 

Aspekt ist dabei die geometrische Grundlage, auf welcher die Quantifizierung der Belastung 

erfolgt. [103] beschreibt das unsynchronisierte Rotorpaar als tribologisches System und quan-

tifiziert die Belastung in Form von Hertzscher Pressung, Gleitgeschwindigkeit und Blokscher 

Blitztemperatur. Für diese Modelle werden geometrische Daten benötigt, die KaSim-PRE für 

die Auswertung bereitstellt.  

 

Die wesentlichen Informationen, die berechnet werden müssen, sind die relevante Ro-

torkrümmungen, also die jeweiligen Hauptkrümmungen entlang der Profileingriffslinie. Hier-

zu wird, analog zur Analyse der Rotorkrümmung für die Parametrisierung des Vakuumspalt-

strömungsmodells, die Rotoroberfläche als B-Spline-Fläche dargestellt, so dass hier die glei-

che Implementierung zur Krümmungsberechnung eingesetzt werden kann. Darüber hinaus 

werden für jeden Punkt des Profileingriffsspaltes die Normalenrichtung der Rotoren sowie die 

auf die Modellfrequenz bezogene Gleitgeschwindigkeit berechnet [103]. 

 

Ein prinzipieller Nachteil, der sich für diese Berechnungen ergibt, ist die Tatsache, dass der 

Profileingriffsspalt nur abschnittsweise als Spaltverbindung zwischen den einzelnen drehwin-

kelabhängigen Arbeitskammern vorliegt. Um die Berechnungen und Auswertungen im Post-
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Processing nachvollziehbarer zu gestalten, verwendet KaSim-PRE an dieser Stelle einen ein-

fachen Optimierungsalgorithmus, welcher für jeden Drehwinkel die Abschnitte des Profilein-

griffsspaltes wieder zu einer quasi durchgehenden Linie verbindet. 
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7. Kennfeldanalyse einer ausgewählten 

Schraubenvakuumpumpe 
 

In diesem Kapitel wird eine experimentelle Kennfeldanalyse des neuartigen Maschinenkon-

zepts des Screw Vacuum Blowers durchgeführt. Zunächst wird der Aufbau der Versuchsein-

richtung und die verwendete Messtechnik vorgestellt. Im Anschluss daran werden die experi-

mentellen Kennfelder einer ausgewählten geometrischen Variante des Screw Vacuum Blower 

vorgestellt und die typischen Merkmale des Betriebsverhaltens am Beispiel des maximal er-

zielbaren Kompressionsverhältnisses und des Saugvermögens diskutiert. Hierbei steht der 

Einfluss der beiden Betriebsparameter Drehzahl und Vorvakuumdruck im Vordergrund. Im 

Fall des Saugvermögens wird ebenfalls der Einfluss des Eintrittsdruckes bzw. der Kompressi-

on betrachtet. Ziel dieses Kapitels ist es, das Potential des Screw Vacuum Blowers aufzuzei-

gen und ein erstes Verständnis für die Komplexität der Wechselwirkung der physikalisch-

technischen Wirkmechanismen zu schaffen. Hierzu wird als Kennzahl zur Quantifizierung der 

internen Leckagen die mittlere normierte Rückströmung eingeführt. Die Kennfeldanalyse 

beschränkt sich sowohl im Experiment als auch in der daran anschließenden Validierung le-

diglich auf eine geometrische Variante. Die Einflüsse der geometrischen Parameter Um-

schlingungswinkel und inneres Volumenverhältnis werden in [134] und [135] präsentiert. 

 

7.1 Versuchsaufbau 

Der Versuchstand zur Untersuchung des Screw Vacuum Blowers umfasst neben der eigentli-

chen Versuchsmaschine noch eine Vorvakuumpumpe zur Regelung des Austrittsdruckes des 

Screw Vacuum Blowers, da dieser im regulären Betrieb nicht gegen den Umgebungsdruck 

arbeitet. Die Versuchsmaschine wird somit in einer für Wälzkolben-Vakuumpumpen typi-

schen Anordnung betrieben (Abbildung 7.1). Der Einlassdruck bzw. der angesaugte Volu-

menstrom kann durch verschiedene Drosselventile manuell eingestellt werden. Für den Fall 

der Messung des maximalen Kompressionsverhältnisses wird der Einlass der Versuchsma-

schine mit einem Blindflansch verschlossen. 

 

Alle weiteren Komponenten sind Messsensoren, die zur Überwachung kritischer Bauteile 

oder der Untersuchung der technisch-physikalischen Wirkmechanismen dienen. 
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Abbildung 7.1:  Schematische Darstellung der Versuchseinrichtung und der eingesetzten Messtechnik  

 

Die eingesetzte Versuchsmaschine ist bereits zu Beginn der Arbeit kurz vorgestellt und aus 

geometrischer Sicht im Rahmen der geometrischen Analyse und Modellierung detailliert un-

tersucht worden. Die geometrischen Abmessungen der Versuchsmaschine finden sich in Ta-

belle 1.2. 

 

7.1.1 Eingesetzte Messtechnik 

Der Screw Vacuum Blower ist auf der Ein- und Auslassseite mit kapazitiven Absolutdruck-

sensoren zur Messung des Drucks ausgerüstet. Da ein großer Druckbereich abgedeckt werden 

muss, werden an jeder Messstelle fünf Drucksensoren mit einem logarithmisch zur Basis zehn 

gestaffelten Maximalwert eingesetzt, so dass für jeden Druck der jeweils beste Drucksensor 

ausgewählt wird. Die jeweiligen Maximalwerte liegen bei 0,1/1/10/100/1000 mbar. Die typi-

sche Genauigkeit der Sensoren ist in Tabelle 7.1 angegeben. Typischerweise wird bei der An-

gabe von Messgenauigkeiten zwischen Abweichungen vom Messwert (MW) oder vom Mess-

bereichsendwert (BE) unterschieden. 

 

Zur Quantifizierung des angesaugten Volumenstroms wird, in Analogie zu den Drucksenso-

ren, eine Kaskade von thermischen Gasflussmonitoren eingesetzt. Der jeweilige Bereichs-

endwert der Sensoren liegt zwischen 0,01 … 150 Nl∙min-1. Die Messung des Gasstroms er-

folgt bei Umgebungsbedingungen. 
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Tabelle 7.1:  Übersicht der Genauigkeit der eingesetzten Messsensoren22  

  Abweichung [%]  
Kapazitive Drucksensoren MKS Baratron ±0,25 (MW)  
Thermische Gasflussmonitore MKS Digitaler Gasflussmonitor 179B ±0,5 (MW)  
Piezoresistive Drucksensoren Kulite XT-190(M) ±0,5 (BE)  
Drehmomentsensor Kistler 0260 DM 20 H ±0,2 (BE)  

 

Des Weiteren werden für eine Druckindizierung des thermodynamischen Kreisprozesses pie-

zoresistive Drucksensoren eingesetzt, welche eine Messung des transienten Druckes in der 

Arbeitskammer erlauben. Laut Herstellerangaben (Tabelle 7.1) verfügt dieser Sensortyp über 

eine maximale Abweichung von 0,5 % vom Bereichsendwert, welcher bei 350 mbar liegt. 

Damit ergibt sich eine mögliche Abweichung im Druck von ±1,75 mbar, so dass Messungen 

bei Drücken unterhalb von 20 mbar bereits einen theoretisch relativen Fehler von über 10 % 

aufweisen können. Ein möglicher Einfluss der Temperatur ist an dieser Stelle noch nicht be-

rücksichtigt.  

 
Abbildung 7.2:  Relative Abweichung des Messwertes der piezoresistiven Drucksensoren I bis III von 

dem kapazitiv gemessenen Druck p nach einem Kalibriervorgang  

                                                 
22 Die Messgenauigkeiten entsprechen den Angaben des jeweiligen Herstellers in der technischen Dokumentati-

on der Messsensoren. 
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Aus diesem Grund werden die piezoresistiven Sensoren vor jeder Messung mit Hilfe der ka-

pazitiven Drucksensoren neu kalibriert. Als Referenzpunkt dient 100 mbar, da dies im Regel-

fall der größte Druck ist, der im Auslassbereich des Screw Vacuum Blowers erreicht wird. 

Abbildung 7.2 zeigt die Abweichung der drei eingesetzten Sensoren vom Referenzmesswert 

des kapazitiven Drucksensors. Für den Ausgangspunkt von 100 mbar wird die Abweichung 

minimal und steigt mit sinkendem Druck auf maximal 2,5 % an. Bezogen auf den Endwert 

kann durch die neue Kalibrierung ein Fehler vom Bereichsendwert kleiner als 0,1 % erreicht 

werden. Somit sind auch noch Messungen bei Drücken von 10 mbar mit hinreichender Ge-

nauigkeit möglich. 

 

 
Abbildung 7.3:  Screw Vacuum Blower in der Versucheinrichtung am Fachgebiet Fluidtechnik der 

Technischen Universität Dortmund mit montierter Messtechnik  
1: Screw Vacuum Blower  
2: Drehmoment- und Drehzahlmessung (in Schutzgehäuse)  
3: Antriebsmotor  
4: Ansaugleitung  
5: Auslassleitung 

 

Die Messung der Drehzahl und des benötigten Drehmomentes erfolgt mit einem Drehmo-

mentsensor. Diese befindet sich im Antriebsstrang zwischen Elektromotor und Zwischenwelle 

 2 

 3 
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des Screw Vacuum Blowers  (Abbildung 7.3), so dass die gesamte benötigte mechanische 

Antriebsleistung durch das Produkt aus gemessener Drehzahl und Drehmoment erfasst wird. 

 

Die ausgewählte Versuchsmaschine verfügt zusätzlich über weitere Gehäusebohrungen zur 

Messung des Druckes in den Lagerräumen sowie für die Druckindizierung des Hauptrotorar-

beitsspiels. Die eingesetzte Messtechnik ist bereits bekannt, so dass im Folgenden nur noch 

auf die geometrische Position der Bohrungen für die Druckindizierungsmessung eingegangen 

wird. Abbildung 7.4 zeigt die Bohrungen, wobei die Drucksensoren durch die passenden Ver-

schlussschrauben visualisiert werden.  

 
Abbildung 7.4:  Bohrungen für die optional einsetzbare Druckindizierung des Hauptrotorarbeitsspiels 

 

Die Positionierung der Drucksensoren muss drei wesentliche Anforderungen erfüllen. Es soll 

sowohl den relevante Drehwinkelbereich des Arbeitsspiels, also insbesondere die Phase der 

Verdichtung und des Ausschiebens erfasst, als auch eine Überdeckung im Übergang zwischen 

den einzelnen Sensoren ermöglicht werden. Darüber hinaus sollen die Drucksensoren bündig 

mit der Membran an der Innenfläche des Gehäuses abschließen. Die hierzu ausgewählten drei 

Drucksensoren I-III messen den Druck in dem jeweiligen Bereich der normierten Phase bzw. 

des jeweiligen Hauptrotordrehwinkelbereichs (Tabelle 7.2). 

 

Pi,I 

Pi,II 

Pi,III 

Auslassstutzen 

Einlassstutzen 

Pi,III 

Pi,II 

Pi,I 
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Tabelle 7.2:  Drehwinkel- und Phasenbereich der Indizierdrucksensoren 

Sensor  Drehwinkelbereich [°] Phasenbereich [-]  
I  210 … 330 1,75 … 2,75  

II 310 … 430 2,58 … 3,58  

III 410 … 530 3,42 … 4,42  
 

Jeder Drucksensor hat, bedingt durch den Hauprotorzahnteilungswinkel, einen Messbereich 

von 120°. Zwischen den einzelnen Sensoren besteht ein Winkelversatz von 100°, so dass je-

weils 20° Überdeckung zur Plausibilitätsprüfung der Ergebnisse zur Verfügung stehen. Eine 

grafische Darstellung des Messbereiches der drei Sensoren zeigt Abbildung 7.5. 

 

 
Abbildung 7.5:  Messbereich der Druckindizierungssensoren I/II/III im Vergleich mit den Ein- und Aus-

lassflächen sowie der Hauptrotorvolumenkurve 

 

Hierbei ist erkennbar, dass auch die Anforderung zur Abdeckung der relevanten Teile des Ar-

beitsspiels erfüllt ist. Der Messsensor I deckt die letzte Phase des Ansaugvorgangs und dessen 

Abschluss ab, Sensor II beinhaltet einen Teilbereich der inneren Verdichtung und Sensor III 

den letzten Teilbereich der Verdichtungsphase sowie die erste Phase des Ausschiebevorgangs 

bis hin zum Erreichen der maximalen Auslassfläche. 
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Einzig der Bereich der sich verkleinernden Auslassfläche wird nicht durch die Druckindizie-

rung abgedeckt. Dieser Bereich ist aus strömungsmechanischer Sicht interessant, da durch die 

kleiner werdende Auslassfläche und das abnehmende Arbeitskammervolumen potentiell hohe 

Strömungsgeschwindigkeiten zu erwarten sind. Diese sind im Druck der Arbeitskammer z.B. 

durch einen Anstieg oberhalb des Druckes im Auslassstutzen indirekt nachweisbar. Ein 

Drucksensor, welcher diesen Drehwinkelbereich abdecken kann, konnte jedoch aufgrund des 

Platzbedarfes des verwendeten Auslassflansches am mittleren Gehäusemodul integriert wer-

den. 

 

Darüber hinaus existieren verschiedene Temperaturmessstellen, welche Thermoelemente für 

eine berührende bzw. Pyrometer für eine berührungslose Messung verwenden. Diese Tempe-

raturmessstellen spielen, genauso wie die Schwingungsüberwachung, für die Analyse des Be-

triebsverhaltens keine Rolle und dienen lediglich der Überwachung und Einhaltung entspre-

chender Grenzwerte. 

 

Die Erfassung und Digitalisierung der Messsignale erfolgt mit einem CRONOS-PL System 

mit imc STUDIO, einem Produkt der Firm imc Messsysteme. Eine Betrachtung der mögli-

chen Fehler, die durch die Analog-Digitalwandlung entstehen, erfolgt im Rahmen dieser Ar-

beit nicht, da die Auflösung des jeweiligen Messbereichs mit 16 bit ausreichend hoch ist. 

Auch der Einfluss einer Unterabtastung bzw. eine Verletzung des Nyquist-Shannon-Theorems 

insbesondere bei der Druckindizierung wird durch den Einsatz einer speziellen Messkarte mit 

ausreichend hoher Samplerate mit 100 kHz pro Messkanal sichergestellt und ebenfalls nicht 

näher betrachtet. Die Genauigkeiten der eingesetzten Sensoren im Kontext der gesamten 

Messkette werden im Hinblick auf die Anwendung im Bereich der Vakuumtechnik als ausrei-

chend angenommen. Der Einfluss weiterer Störgrößen wie z.B. Leckagen im Bereich der 

Drucksensoren, geringfügige Variationen der Spalthöhen oder keine frontbündigen Membra-

nen bei den piezoresistiven Drucksensoren sind in ihrem Einfluss auf die gemessenen Zu-

standsgrößen deutlich signifikanter als mögliche Messungenauigkeiten hochgenauer Mess-

sensoren.  

 

7.1.2 Externe Leckagen 

Zusätzlich zu den geometrischen Eigenschaften spielt die Leckagesituation eine wichtige Rol-

le, da durch die Anwendung als Vakuumpumpe sehr hohe Anforderungen an die Dichtigkeit 
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der Maschine gestellt werden. Eine potentiell große Leckage stellt die mittels Radialwellen-

dichtringen realisierte Antriebswellendurchführung dar. Eine genaue Bestimmung der Leckra-

ten einzelner Dichtelemente ist im Rahmen dieser Arbeit nicht möglich gewesen. Für die hier 

vorgestellte Konfiguration sind in mehreren Messungen deshalb integrale Leckraten qL im 

Bereich von 7∙10-3 … 1.6∙10-2 mbar∙l∙s-1 ermittelt worden. Unter der Annahme, dass die Leck-

rate als ausschließlicher Verlustmechanismus betrachtet wird, kann der minimal erreichbare 

Enddruck pE,min aus der Leckrate und dem theoretischen Saugvermögen Sth (Gl. 1.5) berechnet 

werden (Gl. 7.1). Diese Abschätzung nimmt dabei an, dass sich die gesamte Leckage auf der 

Eintrittsseite der Maschine befindet. 

 

th

L
min,E S

qp =  Gl. 7.1 

 

Da das theoretische Saugvermögen für ein bestimmtes Rotorpaar nur von der Drehzahl n ab-

hängt, wird der minimal erreichbare Enddruck als Funktion der Drehzahl für die minimale 

und maximale Leckrate untersucht und in Abbildung 7.6 dargestellt. 

 

 
Abbildung 7.6:  Theoretisch erreichbarer Enddruck pE,min als Funktion der Drehzahl n bei Variation der 

Leckrate 
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Der für den Betrieb des Screw Vacuum Blower relevante Drehzahlbereich liegt zwischen 

6000 und 18000 min-1. In diesem Bereich liegt der minimale erreichbare Enddruck selbst für 

die größte Leckrate immer zwischen 10-4 … 10-3 mbar. Dies entspricht bei einem Vorvakuum-

druck von 0,1 mbar einem hypothetischen K0-Wert von 100 bis 1000 und liegt somit deutlich 

oberhalb der tatsächlich erreichbaren Werte. Damit sind zwar Leckagen nicht vollständig eli-

miniert, ein signifikanter Einfluss auf den thermodynamischen Prozess kann jedoch ausge-

schlossen werden. 

 

7.1.3 Betriebsparameter 

Der wesentliche Betriebsparameter des Screw Vacuum Blowers ist die Drehzahl n. Diese wird 

im Bereich von 6000 … 18000 min-1 variiert. Da das Betriebsverhalten eines Blowers eben-

falls deutlich von dem anliegenden Vorvakuumdruck pV abhängt, wird dieser in einem Be-

reich von 0,1 … 100 mbar variiert. Der zugehörige Eintrittsdruck pE stellt sich im Falle des 

K0-Betriebs automatisch als minimal erreichbarer Enddruck pE,min ein. Für den regulären För-

derbetrieb wird der Eintrittsdruck systematisch zwischen pE,min … pV variiert. Eine Übersicht 

der Betriebsparameter gibt Tabelle 7.3. 

 
Tabelle 7.3:  Übersicht der Betriebsparameter und ihr Variationsbereich 

Parameter Bereich Intervall    
Drehzahl n  6000 … 18000 min-1 3000 min-1    

Vorvakuumdruck pV 0,1 … 100 mbar Logarithmische Teilung mit 5 Stützpunkten    

Eintrittsdruck pE pE,min … pV Logarithmische Teilung mit 5 Stützpunkten    
 

7.1.4 Randbedingung der isothermen Maschine 

Ein weiterer wesentlicher Einflussparameter auf das Betriebsverhalten sind die Bauteiltempe-

raturen und die daraus resultierenden Spalthöhenänderungen. Diese beiden Aspekte sind je-

doch ursächlich verkettet und im Experiment nur begrenzt getrennt untersuchbar (Abbildung 

1.8). Da der Schwerpunkt dieser Arbeit nicht in der Untersuchung der komplexen Wechsel-

wirkung zwischen Thermodynamik und Strukturmechanik liegt, wird mit dem Konzept der 

möglichst isothermen Maschine ein Verfahren genutzt, um den Einfluss der Bauteiltemperatu-

ren und -verformungen zu minimieren. Die Anforderung, dass während der messtechnischen 

Erfassung eines Betriebspunktes keine thermische Beharrung eintreten soll, kann nur durch 
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einen kurzen Messzeitraum erreicht werden. Dementsprechend müssen angemessene Zeit-

räume für die Messung eines Betriebspunktes definiert werden.  

 

 
Abbildung 7.7: Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion der Zeit t   

Vorvakuumdruck pV = 56 mbar, Drehzahl n = 9000 min-1 

 

Ein typisches Beispiel für das zeitabhängige Verhalten des maximalen Kompressionsverhält-

nisses K0 findet sich in Abbildung 7.7. Für den Fall einer Drehzahl n von 9000 min-1 und 

einem Vorvakuumdruck pV von 56 mbar wird nach Erreichen der Betriebsdrehzahl ein Kom-

pressionsverhältnis von 49,7 erreicht. Dieser Wert steigt zunächst fast linear mit der Zeit an 

und erreicht nach 18 Minuten einen stationären Zustand. Der maximale K0-Wert beträgt 53,5, 

so dass eine relative Zunahme durch thermische Einflüsse von etwa 7 % festzustellen ist. Für 

abweichende Betriebsbedingungen gibt es zwei prinzipielle Tendenzen. Sowohl mit zuneh-

mender Drehzahl als auch mit zunehmendem Vorvakuumdruck wird der thermische Einfluss 

größer und der Zeitraum bis zum Erreichen eines stationären Betriebspunktes kürzer und die 

Änderung des maximalen Kompressionsverhältnisses erreicht Werte von bis zu 15 %. Den-

noch ist es möglich, durch die Einhaltung kurzer Messintervalle im Bereich maximal fünf 

Minuten eine deutliche Beeinflussung der gewünschten Messgröße durch thermische Effekte 

weitgehend auszuschließen. 
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7.2 Maximales Kompressionsverhältnis 

Der Fokus der Untersuchung liegt zunächst auf dem Betriebszustand des maximalen Kom-

pressionsverhältnisses. Dies gilt sowohl für die experimentellen als auch die theoretischen 

Untersuchungen mit Hilfe der thermodynamischen Simulation. Der Betriebszustand des ma-

ximalen Kompressionsverhältnisses wird durch ein Verschließen des saugseitigen Anschluss-

flansches erreicht. Aus physikalischer Sicht bedeutet dies, dass der effektive Fördermassen-

strom des Screw Vacuum Blower zu null wird. Der durch das theoretische Saugvermögen zur 

Verfügung stehende Fördermassenstrom entspricht dann der Summe aller Rückströmungen 

und externen Leckagen. 

 

7.2.1 Einfluss des Vorvakuumdruckes 

Im ersten Schritt wird die Abhängigkeit des maximalen Kompressionsverhältnisses von dem 

Vorvakuumdruck betrachtet. Für eine vorgegebene Drehzahl bedeutet dies, dass das theoreti-

sche Saugvermögen für jeden Betriebspunkt identisch ist. Das in Form der K0-Kurve darge-

stellte Ergebnis ist damit repräsentativ für die Vorvakuumdruckabhängigkeit der Rückströ-

mungen, da die mittels Druckanstiegsmessungen ermittelten externen Leckagen im betrachte-

ten Druckbereich keine signifikante Rolle spielen. 

 

Abbildung 7.8 zeigt das maximal erzielbare Kompressionsverhältnis als Funktion des Vorva-

kuumdruckes bei einer festen Drehzahl n von 6000 min-1. Die Kurve des maximalen Kom-

pressionsverhältnisses zeigt ein typisches Verhalten, wie es auch von den vergleichbaren 

Wälzkolben-Vakuumpumpen bekannt ist [2]. Ausgehend von einem absoluten Maximalwert 

von 61 bei 3 mbar sinkt der maximale K0-Wert sowohl für steigende als auch für sinkende 

Vorvakuumdrücke ab. [6] unterteilt den Vorvakuumbereich zum besseren Verständnis der 

physikalischen Wirkmechanismen in die Bereiche I und II rechts bzw. links des Maximalwer-

tes des maximalen Kompressionsverhältnisses.  
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Abbildung 7.8:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

einer Drehzahl n von 6000 min-1 

 

Der Anstieg des maximalen Kompressionsverhältnisses im Bereich I ist im Wesentlichen dem 

Wirkmechanismus der Spaltströmung zuzuordnen. Bei hohen Vorvakuumdrücken stellt dieser 

den dominanten physikalischen Effekt dar. Um das Durchströmungsverhalten der Spalte als 

Funktion des Vorvakuumdruckes einschätzen zu können, ist eine Analyse der Knudsen-Zahl 

hilfreich. Hierzu zeigt Abbildung 7.8 ebenfalls eine Betrachtung der Knudsen-Zahl für die 

mittlere Spalthöhe des Profileingriffsspaltes mit 0,05 mm sowie für die Spalthöhe des Gehäu-

sespaltes mit 0,16 mm. Beginnend bei 100 mbar Vorvakuumdruck befindet sich der Profilein-

griffsspalt bereits im Knudsenbereich, wohingegen für den Gehäusespalt noch eine Kontinu-

umsströmung vorliegt. Eine Abnahme des Vorvakuumdruckes bedingt damit für alle Spaltver-

bindungen in der Maschine eine zunehmende Drosselwirkung [3]. Da somit die effektiven 

Spaltmassenströme überproportional mit dem Vorvakuumdruck, welcher für die meisten Spal-

te dem Spalteintrittsdruck entspricht, abnimmt, kann bei konstantem theoretischen Saugver-

mögen ein niedrigerer Enddruck und somit ein größeres maximales Kompressionsverhältnis 

erreicht werden. Das Erreichen des Maximalwertes ist näherungsweise koinzident mit dem 

Erreichen des molekularen Strömungsbereiches für die beiden gezeigten Spalthöhen. Der 

Übergang in den molekularen Strömungsbereich ist erfahrungsgemäß mit dem Erreichen des 
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minimalen normierten Spaltmassenstromes gekoppelt [3], so dass sich dieses mathematische 

Konvergenzverhalten in dem abnehmenden Gradienten des maximalen Kompressionsverhält-

nisses widerspiegelt. 

 

Das mit weiter abnehmendem Vorvakuumdruck ebenfalls abnehmende maximale Kompressi-

onsverhältnis in Bereich II kann verschiedene Ursache haben. Zunächst kann trotz abnehmen-

dem Vorvakuumdruck der erreichbare minimale Enddruck limitiert sein. Eine mögliche Ursa-

che können externe Leckagen sein. Mit Hilfe von Druckanstiegsmessungen konnte zwar eine 

hinreichende Abdichtung der Maschine nachgewiesen werden, jedoch werden die Druckan-

stiegsmessungen bei stillstehender Maschine durchgeführt. Dies birgt die Unsicherheit, dass 

die berührende Wellendichtung bei drehender Welle eine signifikant größere Leckage auf-

weist. Um dieses Einfluss auszuschließen wird zusätzlich zum maximalen Kompressionsver-

hältnis der minimal erreichbare Enddruck als Funktion des Vorvakuumdruckes betrachtet 

(Abbildung 7.9). 

 

 
Abbildung 7.9:  Minimal erreichbarer Enddruck pE,min als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei einer 

Drehzahl n von 6000 min-1 
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Eine Betrachtung des minimal erreichbaren Enddruckes pE,min im relevanten Bereich des Vor-

vakuumdruckes zeigt, dass das abnehmende Kompressionsverhältnis nicht durch das Errei-

chen eines absoluten Enddruckes gekennzeichnet ist. Selbst bei einem Vorvakuumdruck von 

0,1 mbar ist noch ein deutlicher Gradient in der Abnahme des minimalen Enddruckes erkenn-

bar. 

 

Daraus folgt, dass zusätzlich zu den Spaltströmungen ein weiterer physikalischer Wirkmecha-

nismus auftritt. Die Abnahme des maximalen Kompressionsverhältnisses im Bereich II ist im 

Prinzip nicht auf den Einfluss der Spaltströmungen zurückzuführen. Es existiert zwar der Ef-

fekt des Knudsen-Minimums, welcher einen Anstieg des normierten Spaltmassenstromes im 

Übergang zwischen Knudsen-Strömung und molekularer Strömung beschreibt, jedoch ist bei 

bereits vollständig molekularer Spaltströmung ein weiteres Absinken des maximalen Kom-

pressionsverhältnisses zu beobachten. Diese, relativ gesehene, Zunahme der Rückströmungen 

ist auf Gastransporteffekte beispielsweise über die Oberflächen des Gehäuses und der Rotoren 

zurückzuführen, wie z.B. Untersuchungen an der prinzipiell vergleichbaren Wälzkolben-

Vakuumpumpe zeigen [6]. 

 

Um das Verständnis für die experimentellen Ergebnisse ohne die hohe Komplexität der ther-

modynamischen Simulation zu vertiefen, wird aus den experimentellen Ergebnissen eine 

Kennzahl abgeleitet, welche die internen Leckagen des Screw Vacuum Blowers charakteri-

siert. Ein oftmals gewählter Ansatz basiert auf dem Leitwert [2] [6]. Im Rahmen dieser Arbeit 

wird mit der mittleren normierten Rückströmung δint ein anderes Konzept verfolgt. Der Vorteil 

der normierten mittleren Rückströmung liegt darin, dass die Kennzahl qualitativ und quantita-

tiv mit dem bereits bekannten normierten Spaltmassenstrom (Gl. 4.6) vergleichbar ist. Die 

mittlere normierte Rückströmung wird als Quotient aus der Summe aller Leckageströme 

ṁLeckage und dem theoretisch maximalen Spaltmassenstrom ṁSpalt,th,max (Gl. 4.7) gebildet (Gl. 

7.2). 

 

max,th,Spalt

Leckage
int m

m



=δ  Gl. 7.2 

 

Für den K0-Betrieb gilt unter Vernachlässigung externer Leckagen, dasss die Sume aller Le-

ckageströme ṁLeckage dem theoretischen Fördermassenstrom ṁth (Gl. 1.6) entspricht. Zur Be-

stimmung des theoretischen Fördermassenstromes ṁth ist die Dichte am Eintritt erforderlich. 
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Diese kann unter Zuhilfenahme des idealen Gasgesetzes aus dem Eintrittsdruck und der Ein-

trittstemperatur berechnet werden. Der Eintrittsdruck ergibt sich aus dem Vorvakuumdruck 

und dem maximalen Kompressionsverhältnisses (Gl. 1.11), die Eintrittstemperatur wird eben-

so wie die Austrittstemperatur als 20 °C angenommen. Zur Bestimmung des theoretisch ma-

ximalen Spaltmassenstromes ṁSpalt,th,max ist die Bestimmung der Fläche des minimalen Strö-

mungsquerschnittes erforderlich. Da die Spaltflächen eine Funktion des Drehwinkels sind, 

wird an dieser Stelle mit einem einfachen Mittelwert von 63 mm² gerechnet23. Eine Auswer-

tung für die Drehzahl 6000 min-1 findet sich in Abbildung 7.10. 

 

 
Abbildung 7.10:  Mittlere normierte Rückströmung δint als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei einer 

Drehzahl n von 6000 min-1 im Vergleich mit einem Spalt VR3 5  
hspalt = 0,124 mm, bspalt = 512 mm  

 

Die normierte Rückströmung liefert Werte im Bereich zwischen 0,03 … 0,15 und ist somit als 

Ergebnis passend zu den Kenntnissen über den normierten Massenstrom von einzelnen Spalt-

verbindungen. Das qualitative Verhalten als Funktion des Vorvakuumdruckes ist dem maxi-

malen Kompressionsverhältnis entgegengesetzt, also tritt die minimale normierte Rückströ-

mung im Bereich des absoluten Maximums der Kompression auf. 
                                                 
23 Eine Analyse der Spaltflächen findet sich in Kapitel 8.8. 
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Um die resultierende normierte Rückströmung für den Bereich I auch quantitativ beurteilen 

zu können, wird als Vergleich der normierte Massenstrom einer repräsentativen Spaltkontur 

VR3 aufgetragen. Der Vergleich zeigt jedoch, dass die Abbildung der integralen Spaltströ-

mung durch lediglich einen repräsentativen Spalt nur eingeschränkt möglich ist. Mögliche 

Ursachen hierfür sind die Reihenschaltung von zwei Spaltverbindungen durch die Existenz 

einer gekapselten Arbeitskammer, der Einfluss bewegter Spaltberandungen, die Vernachlässi-

gung von nicht-linearen Einflüssen der Spalthöhe auf das Durchströmungsverhalten bei Bil-

dung der mittleren Spalthöhe sowie die Annahme einer isothermen Prozessführung. Aus die-

sen Gründen wird der Themenkomplex der Spaltströmung im weiteren Verlauf der Arbeit mit 

Hilfe der Simulation und weiteren experimentellen Untersuchungen detaillierter analysiert. 

 

Unter der Annahme, dass die integrale Rückströmung im Bereich I lediglich durch Spaltströ-

mungen bedingt ist und ab Erreichen des minimalen Wertes konstant bleibt, kann die Rück-

strömung über Oberflächen im Bereich II mittels Differenzbildung berechnet werden 

(Abbildung 7.11).  

 

 
Abbildung 7.11:  Empirische Aufteilung der mittleren normierten Rückströmung δint als Funktion des 

Vorvakuumdruckes pV bei einer Drehzahl n von 6000 min-1 in einen Spaltströmungs- 
und Rückströmungsanteil 
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Die empirisch berechnete Rückströmung kann mathematisch durch die Anwendung einer Po-

tenzfunktion beschrieben werden. Die optimalen Koeffizienten können mit Hilfe der Methode 

der minimalen Fehlerquadrate bestimmt werden (Gl. 7.3). 

 

δRückströmung=0,0028∙pV
-1,177 Gl. 7.3 

 

Die Anwendung der Potenzfunktion ist eine rein empirische Vorgehensweise und die nume-

risch ermittelten Koeffizienten sind nicht mit bestimmten Eigenschaften der untersuchten Ma-

schine assoziiert. Dennoch ergibt sich durch die Potenzfunktion eine strukturelle Ähnlichkeit 

zu dem von [6] vorgeschlagenen Ansatz des virtuellen Schadraummodells. Der für Wälzkol-

ben-Vakuumpumpen aussichtsreichste Berechnungsansatz für die Bedeckung bzw. Befüllung 

des virtuellen Schadraums ist ebenfalls eine Potenzfunktion des Vorvakuumdruckes. Da dieser 

Vergleich empirischer hergeleiteter Ansätze lediglich ein Indiz für die Wirksamkeit der glei-

chen physikalischen Mechanismen darstellt, wird auch dieser Aspekt des Betriebsverhaltens 

im weiteren Verlauf der Arbeit detaillierter untersucht. 

 

7.2.2 Einfluss der Drehzahl 

Im zweiten Schritt der Analyse wird der Einfluss der Drehzahl auf das Betriebsverhalten am 

Beispiel des maximalen Kompressionsverhältnisses diskutiert. Der Einfluss der Drehzahl auf 

die einzelnen physikalischen Wirkmechanismen stellt sich dabei als sehr unterschiedlich dar 

und kann sich sowohl positiv als auch negativ auf das maximal erzielbare Kompressionsver-

hältnis auswirken. Zudem dominieren je nach Vorvakuumdruck unterschiedliche Wirkmecha-

nismen, so dass der Einfluss der Drehzahl schrittweise erläutert wird. 

 

Das maximale Kompressionsverhältnis als Funktion des Vorvakuumdruckes ist in Abbildung 

7.12 für verschiedene Drehzahlen im Bereich zwischen 6000 und 18000 min-1 aufgetragen. 
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Abbildung 7.12:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

einer Variation der Drehzahl zwischen 6000 und 18000 min-1 

 

Der Einfluss der Drehzahl ist stark vom betrachteten Vorvakuumdruck abhängig, dennoch 

ergeben sich für die verschiedenen Drehzahlen prinzipiell ähnliche K0-Kurven, so dass das 

Wirken weiterer physikalischer Effekte, abseits der im letzten Teilkapitel bereits diskutierten, 

ausgeschlossen werden kann und die Variation der Drehzahl tatsächlich auch nur eine Variati-

on der bereits bekannten physikalischen Wirkmechanismen darstellt. Besonders prägnant ist 

die Verschiebung des absolut maximalen Kompressionsverhältnis mit steigender Drehzahl hin 

zu höheren Vorvakuumdrücken. Der Vorvakuumdruck des absolut maximalen Kompressions-

verhältnisses steigt von 3 mbar auf 10 mbar an. Dieser Effekt bewirkt damit eine drehzahlab-

hängige Verschiebung der Grenze zwischen dem eingeführten Bereich I und II, welcher für 

eine Drehzahl von 6000 min-1 eine plausible Koinzidenz mit den vorliegenden Spaltströ-

mungsformen aufweist. Diese Verschiebung deutet einen signifikanten Einfluss der Drehzahl 

auf die Spaltmassenströme an, welcher im weiteren Verlauf weiter untersucht wird. 

 

Der Einfluss der Drehzahl auf das maximale Kompressionsverhältnis ist im Bereich I insge-

samt am größten. Bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar steigt das maximale Kompressi-

onsverhältnis von 20 auf 67 an, bei einem Vorvakuumdruck von 10 mbar bewegt sich die Zu-
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nahme in einem Bereich von 55 auf 101. Eine Auswertung der relativen Zunahme des maxi-

malen Kompressionsverhältnisses bei Variation der Drehzahl ist in Abbildung 7.13 für ver-

schiedene Vorvakuumdrücke des Bereiches I zu sehen. 

 

 
Abbildung 7.13: Relative Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses K0 in Bezug auf eine 

Drehzahl n von 6000min-1 als Funktion der Drehzahl n bei einer Variation des Vorvaku-
umdruckes für Bereich I 

 

Die Analyse, bei der die Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses immer relativ 

zum Ausgangswert bei einer Drehzahl von 6000 min-1 bestimmt wird, zeigt, dass der Screw 

Vacuum Blower eine sehr gute Skalierung mit der Drehzahl besitzt. Hierfür sind im Wesentli-

chen zwei Gründe zu nennen. Mit zunehmender Drehzahl steigt das theoretische Saugvermö-

gen linear an (Gl. 1.5). Für die kontinuumsnahen Spaltströmungen kann zudem angenommen 

werden, dass der Einfluss bewegter Spaltberandungen vergleichsweise klein ausfällt [6]. Da-

mit ergibt sich dann theoretisch ein linearer Anstieg des maximalen Kompressionsverhältnis-

ses mit der Drehzahl. Die experimentelle Untersuchung bestätigt diese Tendenz. Auffällig 

sind jedoch zwei Abweichungen von dem linearen Zusammenhang. Erstens nimmt der Pro-

portionalitätsfaktor zwischen maximalem Kompressionsverhältnis und Drehzahl mit sinken-

dem Vorvakuumdruck ab und zweitens ist mit zunehmender Drehzahl und sinkendem Vorva-

kuumdruck eine Abweichung von der mathematischen Form der Ursprungsgeraden zu erken-
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nen. Besonders auffällig ist dabei, dass bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar der Propor-

tionalitätsfaktor größer als eins ist. 

 

Dieses drehzahlabhängige Verhalten deutet an, dass, wie bereits bei der Analyse der Vorvaku-

umdruckabhängigkeit festgestellt, die Spaltströmung verschiedenen physikalischen Einfluss-

faktoren unterliegt und nur sehr eingeschränkt durch integrale Ansätze beschreibbar ist. Ein 

Proportionalitätsfaktor größer als eins bedeutet, dass bei Erhöhung der Drehzahl zusätzlich 

zum Anstieg des theoretischen Fördermassenstromes der effektive Spaltmassenstrom sinken 

muss. Die dann abnehmende Steigung des maximalen Kompressionsverhältnisses bzw. dessen 

Zunahme impliziert, dass die zusätzliche Dichtwirkung der Drehzahl auf die Spaltströmung 

mit weiter steigender Drehzahl nachlässt. Prinzipiell kann die Drehzahl auf zwei Wegen Ein-

fluss auf die Spaltmassenströme nehmen. Der Einfluss der bewegten Spaltberandung ist dabei 

naheliegend und ermöglicht eine gleichzeitige Reduktion und Vergrößerung der Spaltmassen-

ströme, da die verschiedenen Spaltströme durch Gehäuse-, Stirn- und Profileingriffsspalt un-

terschiedlich durch eine Drehzahländerung beeinflusst werden. Der effektive Spaltmassen-

strom ist dann nur eine Superposition der einzelnen Massenströme. Ein weiterer Aspekt ist der 

Einfluss der Drehzahl auf das Arbeitsspiel in Kombination mit einer inneren Verdichtung. Mit 

steigender Drehzahl sinkt die Arbeitsspieldauer, so dass der Druckanstieg beim druckseitigen 

Ladungswechsel zeitlich verzögert wird. Je größer die Drehzahl ist, desto niedriger ist der 

Druck beim Überfahren der druckseitigen Steuerkanten und der anliegende Vorvakuumdruck 

wird erst später im Arbeitsspiel erreicht. Je kürzer somit der Anteil des Arbeitsspiels ist, bei 

dem der Vorvakuumdruck an den Spaltverbindungen der ausschiebenden Kammer anliegt, 

desto geringer wird die während des Arbeitsspiels über die Spaltverbindung zurückgeströmte 

Masse. Somit ergibt sich ein zum Teil selbstverstärkender Effekt. 

 

Für den Bereich II ist die Analyse der Drehzahlabhängigkeit aufgrund der noch nicht voll-

ständig ergründeten physikalischen Wirkmechanismen deutlich schwieriger. Abbildung 7.14 

zeigt die relative Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses als Funktion der Dreh-

zahl für den Bereich II, wobei der Bereich zwischen 3,2 und 0,32 mbar Vorvakuumdruck 

exemplarisch ausgewählt wurde. Für einen Vorvakuumdruck von 3,2 mbar lässt sich noch 

eine relative klare Tendenz erkennen, welche der in Bereich I bei 10 mbar qualitativ ähnelt, 

jedoch die Zunahme einerseits absolut sehr klein ausfällt und andererseits sehr deutlich von 

der theoretischen linearen Charakteristik abweicht. Eine Analyse des dominanten physikali-
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schen, des Gasrücktransportes über die Bauteiloberflächen, zeigt, dass es für den Bereich II 

keine lineare Charakteristik mehr geben kann. 

 

 
Abbildung 7.14: Relative Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses K0 in Bezug auf eine 

Drehzahl n von 6000min-1 als Funktion der Drehzahl n bei einer Variation des Vorvaku-
umdruckes für Bereich II 

 

Wird der Einfluss der Spaltströmung vernachlässigt, so verhält sich der gesamte Gasrück-

transport, wie von [6] durch einen virtuellen Schadraum modelliert, ebenso wie das theoreti-

sche Saugvermögen proportional zur Drehzahl. Der Einfluss eines möglichen „Gashintrans-

portes“ kann aufgrund des im Verhältnis zum Vorvakuumdruck sehr kleinen Eintrittsdruckes 

bei maximalem Kompressionsverhältnisse vernachlässigt werden. Demnach ist für den Be-

reich II keine ausgeprägte Drehzahl des maximalen Kompressionsverhältnisses zu erwarten. 

Dieses Verhalten wird im Prinzip auch durch die experimentellen Ergebnisse bestätigt. Für 

einen Vorvakuumdruck von 3,2 mbar kann angenommen werden, dass noch ein signifikanter 

Anteil des Gasrücktransportes auf Spaltströmungen entfällt, so dass für diesen Vorvakuum-

druck noch eine relative Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses erzielt wird. Bei 

einem Vorvakuumdruck von 0,32 mbar ist der Anteil der Spaltmassenströme an der gesamten 

Rückströmung bereits deutlich kleiner, so dass die relative Zunahme selbst bei einer Verdrei-

fachung der Drehzahl lediglich 15 % beträgt. Interessanterweise deutet sich bei Betrachtung 
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der niedrigen Vorvakuumdrücke ein bereits von der Wälzkolben-Vakuumpumpe bekanntes 

Phänomen an. Es ist in experimentellen Untersuchungen festgestellt worden, dass bei niedri-

gen Vorvakuumdrücken eine Erhöhung der Drehzahl oftmals eine schädliche Wirkung auf das 

maximale Kompressionsverhältnis haben kann [6]. Die Ursache für dieses Verhalten ist für 

Wälzkolben-Vakuumpumpen nicht vollständig erforscht. Untersuchungen mit Hilfe der Test-

partikel-Methode deuten jedoch an, dass die Ursache für dieses Verhalten mit der Durchströ-

mung des Profileingriffsspaltes und dem davorliegenden „Zwickelraum“ einhergeht [70].  

 

Weitere Analysen zur Drehzahlabhängigkeit des maximalen Kompressionsverhältnisses wer-

den im Rahmen der Validierung der Simulation vorgenommen und durch entsprechende theo-

retische Betrachtungen auf Basis der thermodynamischen Simulation ergänzt. Diese hat ge-

genüber den hier verwendeten integralen Ansätzen den Vorteil, dass sie eine detailliertere Be-

trachtung der einzelnen Spaltströmungen sowie des Gasrücktransports ermöglicht. 

 

7.3 Saugvermögen24 

Nachfolgend wird das Saugvermögen des Screw Vacuum Blowers vorgestellt. Hierzu werden 

Betriebszustände analysiert, in denen sich ein effektiver Fördermassenstrom einstellt. Der 

effektive Fördermassenstrom stellt dabei immer die Differenz aus theoretischem Fördermas-

senstrom und inneren sowie äußeren Leckagen dar. Im Rahmen dieser Arbeit werden Be-

triebszustände angestrebt, bei denen bei Variation des Eintrittsdruckes und der Drehzahl der 

Vorvakuumdruck konstant gehalten wird. Die sich hieraus ergebenen Saugvermögenskurven 

sind durch diese Randbedingung unabhängig von der eingesetzten Vorvakuumpumpe. 

 

7.3.1 Einfluss des Eintrittsdruckes 

Im ersten Schritt wird das Saugvermögen S als Funktion des Eintrittsdruckes pE bei konstan-

tem Vorvakuumdruck pV von 100 mbar und konstanter Drehzahl n von 6000 min-1 betrachtet 

(Abbildung 7.15). 

 

                                                 
24 Die Untersuchung des Saugvermögens erfolgt mit einer Maschinenvariante, deren druckseitige Stirnspalthöhe 

hSpalt,Stirn,HD = 0,2 mm beträgt. Da im Rahmen dieser Arbeit der Schwerpunkt auf der Untersuchung des maxi-
malen Kompressionsverhältnisses liegt, ist die fehlende direkte quantitative Vergleichbarkeit der Ergebnisse 
des maximalen Kompressionsverhältnisses und des Saugvermögens von untergeordneter Bedeutung. 
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Abbildung 7.15:  Saugvermögen S und Liefergrad λL als Funktion des Eintrittsdruckes pE im Vergleich 

mit dem theoretischen Saugvermögen und einer Abschätzung basierend auf der An-
nahme konstanter Rückströmung (Gl. 7.4)  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1  

 

Der minimal erreichbare Eintrittsdruck beträgt 9,5 mbar. Für diesen Betriebspunkt ist das ef-

fektive Saugvermögen null, da es sich um den bereits bekannten Betriebszustand des maxima-

len Kompressionsverhältnisses handelt25. Von diesem minimalen Eintrittsdruck ausgehend 

steigt das Saugvermögen mit zunehmendem Eintrittsdruck an. Die primäre Ursache hierfür ist 

in dem Verhältnis zwischen theoretischem Fördermassenstrom und der Rückströmung zu se-

hen, welche bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar durch Spaltmassenströme bestimmt 

wird. Die Spaltmassenströme können durch den konstant gehaltenen Vorvakuumdruck zu-

nächst als konstant angenommen werden, der theoretische Fördermassenstrom steigt jedoch 

linear mit der Dichte bzw. dem Eintrittsdruck an. Daraus ergibt sich in der Differenz ein stei-

gender effektiver Fördermassenstrom und somit ein höheres Saugvermögen. Bei einem Ein-

trittsdruck, welcher näherungsweise dem Vorvakuumdruck entspricht, wird der Maximalwert 

des Saugvermögens erreicht. In dieser Konfiguration sind das 87 m³/h. Der sich aus dem ef-

                                                 
25 Aufgrund des größeren Stirnspaltes weicht der minimal erreichbare Enddruck von dem Wert des vorherigen 

Kapitels ab. 
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fektiven Fördermassenstrom ergebende Liefergrad λL (Gl. 1.7) ist ebenfalls in Abbildung 7.15 

dargestellt. Auffällig ist, dass der maximale Liefergrad mit 0,84 relativ gering ausfällt. Da das 

anliegende äußere Druckverhältnis nahe bei eins liegt, ist im Prinzip von deutlich reduzierten 

Spaltmassenströmen auszugehen. Ein Vergleich mit den Untersuchungen von [49] zeigt, dass 

eine vergleichbare Maschine unter atmosphärischen Anwendungsbedingungen bei gleicher 

Drehzahl niedrigere Liefergrade erzielt, Wälzkolben-Vakuumpumpen hingegen höhere maxi-

male Liefergrade erreichen können [6]. 

 

Im Vergleich zu den Wälzkolben-Vakuumpumpen stellt der Screw Vacuum Blower hinsicht-

lich des Saugvermögens eine Besonderheit dar. Bedingt durch die innere Verdichtung entsteht 

an den Spaltverbindungen immer eine Druckdifferenz, auch wenn die zwischen Ein- und Aus-

lass anliegende Druckdifferenz, auch äußere Druckdifferenz genannt, verschwindend gering 

wird. Aus diesem Grund ist eine Konvergenz des Saugvermögens gegen den theoretischen 

Maximalwert bzw. des Liefergrads gegen eins nicht zu erwarten. Dennoch kann die verein-

fachte Modellvorstellung einer konstanten, eintrittsdruckunabhängigen Rückströmung ver-

wendet werden, um, basierend auf dem minimalen Enddruck, das Saugvermögen abzuschät-

zen. Der Liefergrad λL kann für einen gegebenen minimalen Eintrittsdruck pE,min als Funktion 

des Eintrittsdruckes pE berechnet werden (Gl. 7.4). 

 

E

min,E

E0
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L p

p
1

p
1

K
p

1 −=⋅−=λ  Gl. 7.4 

 

Der abgeschätzte Liefergrad bzw. das daraus berechnete Saugvermögen zeigt eine qualitativ 

gute Übereinstimmung mit den gemessenen Werten (Abbildung 7.15). Ebenfalls ist ersicht-

lich, dass für eine Rückströmung, die nicht mit sinkender äußerer Druckdifferenz zunimmt, 

maximale Liefergrade von 0,9 erzielt werden können. Die Abweichung zwischen Abschät-

zung und gemessenen Werten mit zunehmendem Eintrittsdruck kann verschiedene Gründe 

haben. Eine naheliegende Erklärung ist eine versuchsbedingte Veränderung an den Spalthö-

hen. Da die Betriebspunkte mit hohen Eintrittsdrücken zu Beginn einer Messreihe aufge-

nommen werden, steigt mit sinkendem Eintrittsdruck die Leistungsaufnahme und damit die 

Bauteiltemperaturen. Die in Folge auftretenden Spalthöhenverkleinerungen könnten eine 

mögliche Erklärung für die Abweichung sein.  
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Weiteren Aufschluss über die Einflussgrößen kann erneut die Betrachtung der mittleren nor-

mierten Rückströmung δint über alle Spaltverbindungen der ausschiebenden Arbeitskammern 

geben (Gl. 7.2). Um den benötigten inneren Leckagemeassenstrom ṁLeckage zu erhalten,  

muss der theoretische Fördermassenstrom ṁth noch um den effektiven Fördermassenstrom 

verringert werden. Diese Differenz kann mit Hilfe des Liefergrades λL des jeweiligen Be-

triebspunktes gebildet werden (Gl. 7.5). 

 

)1(mm LthLeckage λ−⋅=   Gl. 7.5 

 

Die berechnete normierte Rückströmung als Funktion des Eintrittsdruckes ist in Abbildung 

7.16 dargestellt. 

 

 
Abbildung 7.16:  Mittlere normierte Rückströmung δint als Funktion des Eintrittsdruckes pE im Vergleich 

mit einem Spalt VR3 5  
hspalt = 0,147 mm, bspalt = 512 mm  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1 

 

Deutlich ist der zuvor bereits beschriebene Anstieg der normierten Rückströmung mit zuneh-

mendem Eintrittsdruck sichtbar. Die Zunahme beträgt dabei zwischen 10 und 70 mbar fast 
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100 %. Im Vergleich zu der aus Messdaten berechneten Rückströmung ist der normierte Mas-

senstrom eines einzelnen äquivalenten Spaltes mit der Kontur VR3 aufgetragen. Der normier-

te Massenstrom ist analog zu der Analyse des maximalen Kompressionsverhältnisses berech-

net. Für den Betriebspunkt des minimalen Eintrittsdruckes zeigt sich dementsprechend das 

gleiche Bild und der normierte Massenstrom des Einzelspaltes ist deutlich größer als der der 

mittleren Rückströmung (Abbildung 7.10). Mit zunehmendem Eintrittsdruck ist für den Ein-

zelspalt dann eine Abnahme des normierten Massenstromes festzustellen, da für die Berech-

nung das äußere Druckverhältnis aus Vorvakuumdruck und Eintrittsdruck angenommen wird.  

 

Dieses Verhalten ist im Experiment nicht zu beobachten. Die Ursachen hierfür sind die innere 

Verdichtung und Überkompression beim Ausschieben. Beginnend mit Eintrittsdrücken von 

68 mbar übersteigt der Druck in der Arbeitskammer unter Annahme einer isothermen Kom-

pression den Vorvakuumdruck von 100 mbar, so dass auch für diesen Eintrittsdruckbereich 

immer ein relevantes Druckverhältnis an den Spaltverbindungen anliegt. Eine Abschätzung 

dieses Einflussparameters ist ebenfalls in Abbildung 7.16 verfügbar. Der auf diese Weise auf 

Werte oberhalb des Vorvakuumdruckes ansteigende Arbeitskammerdruck führt für Eintritts-

drücke oberhalb 70 mbar zu einem deutlichen Anstieg des normierten Spaltmassenstroms. 

Unberücksichtigt bleibt hierbei der Einfluss des durchgesetzten Massenstroms auf die Über-

kompression. Mit steigendem Eintrittsdruck steigt der auszuschiebende Massenstrom und eine 

Drosselung während des Ladungswechsels kann eine weitere Erhöhung des Arbeitskammer-

druckes während des Ausschiebens bewirken. Dieser Effekt wird jedoch an dieser Stelle nicht 

weiter betrachtet. 

 

Ein weiterer Wirkmechanismus, welcher für die mit steigendem Eintrittsdruck gleichsam stei-

gende Rückströmung verantwortlich sein kann, ist die serielle Verknüpfung der Gehäusespalte 

über die gekapselte Arbeitskammer. Der sich in der gekapselten Arbeitskammer einstellende 

Druck ist insbesondere bei niedrigen Eintrittsdrücken kleiner als der Vorvakuumdruck und 

führt dazu, dass die aus der Arbeitskammer abfließenden Spaltmassenströme durch die be-

wegten Spaltberandungen verändert werden können. Der Einfluss der bewegten Spaltberan-

dung könnte den Spaltmassenstrom aus der Kammer heraus senken und somit den Kammer-

druck anheben. Dies hätte ebenfalls geringere Spaltmassenströme von der Auslassseite in die 

Arbeitskammer zur Folge. Dieser Mechanismus ist jedoch in den Wechselwirkungen zu kom-

plex, um ihn an dieser Stelle vereinfacht untersuchen zu können. 
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Eine weitere bisher nicht betrachtete Einflussgröße ist die Gastemperatur. Diese hat, ebenso 

wie der Druck, einen Einfluss auf die Spaltströmung. Die messtechnische Erfassung von Gas-

temperaturen unter Vakuumbedingungen ist, wie bereits diskutiert, nur eingeschränkt mög-

lich, weshalb dieser Einfluss auf Basis der experimentellen Daten nicht weiter untersucht 

wird. 

 

Die qualitative Abhängigkeit des Saugvermögens vom Eintrittsdruck ist sehr gut durch eine 

Spaltrückströmung zu erklären. Jedoch beeinflussen wahrscheinlich verschiedene Mechanis-

men die Spaltrückströmung, z.B. die Bauteilverformungen, Überkompression und bewegte 

Spaltberandungen. Durch die begrenzten messtechnischen Möglichkeiten ist eine weitere 

quantitative Beurteilung der einzelnen Effekte allein auf Basis von Messdaten und integralen 

analytischen Überlegungen nicht möglich. 

 

7.3.2 Einfluss des Vorvakuumdruckes 

Im nächst Schritt wird der Einfluss des Vorvakuumdruckes pV auf das Saugvermögen bei kon-

stanter Drehzahl n von 6000 min-1 untersucht. Hierzu werden exemplarisch die Vorvakuum-

drücke 1, 10 und 100 mbar im Vergleich betrachtet. Zusätzlich ist das theoretische Saugver-

mögen als Vergleichsgröße aufgetragen (Abbildung 7.17). 
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Abbildung 7.17:  Saugvermögen S und Liefergrad λL als Funktion des Eintrittsdruckes pE bei Variation 

des Vorvakuumdruckes pV und einer Drehzahl n von 6000 min-1 im Vergleich mit dem 
theoretischen Saugvermögen und einer Abschätzung basierend auf der Annahme kon-
stanter Rückströmung (Gl. 7.4) 

 

Die jeweiligen Saugvermögen bei konstantem Vorvakuumdruck und konstanter Drehzahl sind 

qualitativ vergleichbar. Mit abnehmendem Vorvakuumdruck steigt das maximal erreichbare 

Saugvermögen an und erreicht z.B. bei einem Vorvakuumdruck von 10 mbar und einem klei-

nen Kompressionsverhältnis 95 m³/h. Dies entspricht einem Liefergrad von 0,91.  

 

Ein weiterer Vergleich ist mit Betrachtung des Eintrittsdruckes als abhängiger Größe kaum 

möglich, da diese jeweils eine Dekade auseinander liegen. Aus diesem Grund wird das Saug-

vermögen bei Variation des Vorvakuumdruckes als Funktion des Kompressionsverhältnisses 

K aufgetragen. Das Kompressionsverhältnis K ist als Quotient aus Vorvakuumdruck pV und 

Eintrittsdruckes pE definiert (Gl. 1.11). Das Ergebnis dieser Auftragung ist in Abbildung 7.18 

zu sehen. Als Vergleichsgröße ist sowohl das theoretische Saugvermögen als auch das berech-

nete Saugvermögen unter Annahme einer konstanten Rückströmung (Gl. 7.4) dargestellt. 
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Abbildung 7.18:  Saugvermögen S als Funktion des Kompressionsverhältnisses K bei Variation des Vor-

vakuumdruckes pV und einer Drehzahl n von 6000 min-1 im Vergleich mit dem theoreti-
schen Saugvermögen und und einer Abschätzung basierend auf der Annahme konstan-
ter Rückströmung (Gl. 7.4) 

 

Der Vergleich der verschiedenen Vorvakuumdrücke liefert hinsichtlich des maximalen Kom-

pressionsverhältnisses ein konsistentes Ergebnis mit der gesonderten experimentellen Unter-

suchung des maximalen Kompressionsverhältnisses. Mit abnehmendem Vorvakuumdruck bis 

hin zu 1 mbar ist eine Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses zu beobachten. 

Demensprechend ist über einen größeren Bereich des Kompressionsverhältnisses ein hohes 

Saugvermögen bei den niedrigeren Vorvakuumdrücken erkennbar. 

 

Im Gegensatz zum bereits analysierten Vorvakuumdruck von 100 mbar ist für die niedrigeren 

Vorvakuumdrücke der Ansatz einer konstanten, eintrittsdruckunabhängigen Rückströmung 

deutlich passender. Die berechneten Saugvermögen weisen auch bei kleinen Kompressions-

verhältnissen noch eine gute Übereinstimmung mit den gemessenen Werten auf. Lediglich für 

Eintrittsdrücke, bei denen eine Überkompression auftritt, werden größere Abweichungen 

sichtbar.  
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Eine detaillierte Analyse der aus den Messdaten berechneten normierten Rückströmung zeigt 

jedoch ein hiervon abweichendes Bild (Abbildung 7.19). 

 

 
Abbildung 7.19:  Mittlere normierte Rückströmung δint als Funktion des Kompressionsverhältnisses K 

bei Variation des Vorvakuumdruckes pV und einer Drehzahl n von 6000 min-1 im Ver-
gleich mit einem Spalt VR3 5  
hspalt = 0,147 mm, bspalt = 512 mm  

 

Der normierte Massenstrom der Spaltkontur VR3 für die mittleren Spaltparameter bildet den 

Einfluss des Vorvakuumdruckes auf die normierte Rückströmung gut ab. Zudem ist die nor-

mierte Rückströmung, möglicherweise durch die absolut größeren Kompressionsverhältnisse 

bedingt, in einem großen Bereich konstant. Allerdings ist auch bei Vorvakuumdrücken kleiner 

als 100 mbar ein signifikanter Anstieg der Rückströmung bei kleinen Kompressionsverhält-

nissen erkennbar. Die prozentuale Zunahme mit sinkendem Kompressionsverhältnis ist für 

alle Vorvakuumdrücke in der gleichen Größenordnung. Der mögliche Einfluss einer Über-

kompression auf die Rückströmung ist auch für die niedrigeren Vorvakuumdrücke nicht sicht-

bar, bzw. scheint für den Vorvakuumdruck von 1 mbar auch nicht deutlich ausgepägt zu sein. 

 

Diese Betrachtung erlaubt in gewissem Maße Rückschlüsse auf die wirksamen physikalischen 

Mechanismen. Die mögliche Überkompression, welche durch das innere Volumenverhältnis 
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bei kleinen äußeren Kompressionsverhältnissen entsteht, ist mit hoher Wahrscheinlichkeit 

nicht die Ursache für den deutlichen Anstieg der normierten Rückströmung mit sinkendem 

Kompressionsverhältnis. 

 

7.3.3 Einfluss der Drehzahl 

Abschließend wird der Betriebsparameter Drehzahl in seinem Einfluss auf das Saugvermögen 

des Screw Vacuum Blowers untersucht. Hierzu wird exemplarisch der Vorvakuumdruck pV 

von 10 mbar betrachtet und die Drehzahl n in den Grenzen zwischen 6000 und 15000 min-1 

variiert. Das zugehörige gemessene Saugvermögen ist in Abbildung 7.20 dargestellt. Der 

Vorvakuumdruck von 10 mbar wird an dieser Stelle betrachtet, da die Abschätzung der nor-

mierten Rückströmung zeigt, dass der Einfluss einer Überkompression in diesem Druckbe-

reich keinen signifikanten Einfluss hat (Abbildung 7.19). 

 

 
Abbildung 7.20:  Saugvermögen S als Funktion des Eintrittsdruckes pE bei Variation der Drehzahl n und 

einem konstanten Vorvakuumdruck pV von 10 mbar im Vergleich mit dem theoreti-
schen Saugvermögen 

 

Das theoretische Saugvermögen ist für alle Drehzahlen als Vergleichsgröße aufgetragen. Be-

ginnend mit einer Drehzahl von 6000 min-1 steigt das Saugvermögen bei hohem Eintrittsdruck 
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fast linear mit der Drehzahl an und es wird auch für die hier betrachtete Maximaldrehzahl von 

15000 min-1 das theoretische Saugvermögen fast erreicht. Der maximal erreichbare Liefergrad 

wird ebenfalls bei der maximalen Drehzahl erreicht und beträgt 0,95. Die Tatsache, dass mit 

steigender Drehzahl der Eintrittsdruck nicht bis an den Vorvakuumdruck herangeführt werden 

kann, ist der für diese Betriebspunkte zu kleinen Vorvakuumpumpe geschuldet. 

 

Des Weiteren bewirkt die Erhöhung der Drehzahl eine Absenkung des minimal erreichbaren 

Enddruckes und zeigt eine mit den direkten Messungen des maximalen Kompressionsverhält-

nisses vergleichbare Abhängigkeit (Abbildung 7.12). Der geringere Enddruck sowie die höhe-

ren Liefergrade deuten an, dass die Zunahme der Drehzahl zudem auch mit einer Abnahme 

der Rückströmung verbunden sein könnte. Dieser Aspekt wird im Folgenden anhand der mitt-

leren normierten Rückströmung weiter untersucht (Abbildung 7.21).  

 

 
Abbildung 7.21:  Mittlere normierte Rückströmung δint als Funktion des Eintrittsdruckes pE bei Variati-

on der Drehzahl und einem Vorvakuumdruck pV von 10 mbar im Vergleich mit einem 
Spalt VR3 5  
hspalt = 0,147 mm, bspalt = 512 mm 

 

Alle betrachteten Drehzahlen zeigen das bereits aus der vorangegangenen Analyse bekannte 

Verhalten in Abhängigkeit des Eintrittsdruckes. Mit sinkendem Eintrittsdruck bzw. mit stei-
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gendem Kompressionsverhältnis sinkt die normierte Rückströmung ebenfalls ab (Abbildung 

7.19). Die Abschätzung der Rückströmung mit Hilfe einer repräsentativen Spaltgeometrie auf 

Basis des VR3 liefert zwar einen guten Anhaltswert, kann jedoch einen Einfluss der Drehzahl 

nicht abbilden. 

 

Mit zunehmender Drehzahl ist für alle Eintrittsdrücke ein Absinken der normierten Rückströ-

mung zu beobachten. Der Trend ist jedoch degressiv, so dass bereits zwischen den Drehzahlen 

12000 und 15000min-1 kaum noch Unterschiede zu erkennen sind. Für einen Vorvakuumdruck 

von 10 mbar ist davon auszugehen, dass in allen Spaltverbindungen bereits eine Knudsen-

Strömung vorliegt (Abbildung 7.8). Dementsprechend ist durch die bewegten Spaltberandun-

gen ein direkter Einfluss der Drehzahl auf die Rückströmung möglich. Die experimentell er-

mittelte Charakteristik könnte, neben anderen indirekten Drehzahleinflüssen, durch eine Über-

lagerung eines mit zunehmender Drehzahl stetig dichter werdenden Gehäusespalt sowie eines 

stetig durchlässiger werdenden Profileingriffsspaltes entstehen.  

 

Als weiterer Einfluss führt bei gleichem Kompressionsverhältnis eine Erhöhung der Drehzahl 

zu einer Veränderung des Druckanstiegs in der gekapselten Arbeitskammer bzw. beim Aus-

schiebevorgang. Durch einen zeitlich verzögerten Druckanstieg auf Vorvakuumdruckniveau 

ergibt sich, ähnlich wie beim maximalen Kompressionsverhältnis, ein kürzerer Zeitraum, in 

dem überhaupt der Vorvakuumdruck an allen Spaltverbindungen anliegt. Dies hätte ebenfalls 

eine sinkende mittlere normierte Rückströmung zur Folge. 

 

Eine integrale Betrachtung der normierten Rückströmung δint, bei der für jede Kombination 

aus Drehzahl n und Vorvakuumdruck pV ein arithmetischer Mittelwert für alle Eintrittsdrücke 

pE gebildet wird, ist als Funktion der Drehzahl n für die Vorvakuumdrücke 1, 10 und 100 

mbar in Abbildung 7.22 dargestellt. 
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Abbildung 7.22:  Eintrittsdruckgemittelte normierte Rückströmung δint als Funktion der Drehzahl n bei 

Variation des Vorvakuumdruck pV 

 

Für den Vorvakuumdruck von 100 mbar ist eine deutliche Abnahme der gemittelten normier-

ten Rückströmung mit steigender Drehzahl sichtbar. Die Drehzahl bewirkt dementsprechend 

eine Reduktion der Spaltmassenströme, da bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar Spalt-

massenströme mit hoher Wahrscheinlichkeit den dominanten Wirkmechanismus darstellen. 

Bei der Betrachtung der zugrunde liegenden Spaltströmungsform ist lediglich für den Profil-

eingriffsspalt von einer Knudsen-Strömung auszugehen und somit potentiell ein Anstieg der 

normierten Rückströmung mit zunehmender Drehzahl zu erwarten. Die möglichen Einflüsse 

der Drehzahl in diesem Druckbereich sind, analog zu den bereits untersuchten maximalen 

Kompressionsverhältnis, wahrscheinlich deutlich vielfältiger und im Bereich thermischer 

Bauteilverformungen und veränderter thermodynamischer Prozessführung zu finden. Für den 

Vorvakuumdruck von 10 mbar ist prinzipiell das bereits aus Abbildung 7.21 bekannte Ergeb-

nis zu sehen. Ausgehend von der Drehzahl 6000 min-1 nimmt die gemittelte Rückströmung ab, 

wobei für hohe Drehzahlen ein asymptotisches Verhalten sichtbar ist. Der Einfluss der Dreh-

zahl nimmt deutlich ab. Für den kleinsten betrachteten Vorvakuumdruck von 1 mbar ergibt 

sich eine Umkehr der Abhängigkeit und eine Zunahme der Drehzahl führt zu einer Zunahme 

der Rückströmung. Da aufgrund des absolut niedrigeren Vorvakuumdruckes Einflüsse durch 
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den thermodynamischen Prozess oder Bauteilverformungen vernachlässigt werden können, 

könnte die Zunahme der normierten Rückströmung tatsächlich auf den Einfluss bewegter 

Spaltberandungen zurückgeführt werden. 
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8. Validierung der thermodynamischen Simulation 
 

Im Folgenden Kapitel werden die bisher vorgestellten Teilaspekte der Arbeit in Form der geo-

metrischen und thermodynamischen Modellierung in Kombination mit dem für die Vakuum-

technik neuartigen Maschinenkonzept des Screw Vacuum Blowers kombiniert. Die Kennfeld-

analyse anhand des maximalen Kompressionsverhältnisses und des Saugvermögens ermög-

licht bereits einen Einblick in das Betriebsverhalten eines Screw Vacuum Blowers und die 

wirksamen physikalischen Mechanismen. Die bisherigen Versuche, das Betriebsverhalten mit 

hilfe einfacher mathematischer Ansätze zu beschreiben, sind jedoch aufgrund der geometri-

schen und thermodynamischen Komplexität nur in der Lage, einen qualitativen Eindruck über 

die wirksamen physikalisch-technischen Mechanismen zu geben. 

 

Im nächsten Schritt werden deshalb den experimentellen Ergebnissen die Resultate der ther-

modynamischen Simulation gegenüber gestellt. Diese Gegenüberstellung verfolgt dabei zwei 

wesentliche Ziele. Zunächst wird die Qualität der geometrischen und thermodynamischen 

Modellierung des Screw Vacuum Blowers mit KaSim-PRE und KaSim beurteilt. Darüber 

hinaus ermöglicht die Betrachtung von Experiment und Simulation im direkten Vergleich ein 

besseres und detaillierteres Verständnis der Versuchsmaschine und kann die Zusammenhänge 

zwischen den Betriebsparametern, der Geometrie und den wirksamen Mechanismen besser 

evaluieren. 

 

Zunächst wird hierzu die Modellierung des Screw Vacuum Blowers vorgestellt und eine inte-

grale Validierung des Modells anhand der Kennzahlen maximales Kompressionsverhältnis 

und Saugvermögen vorgenommen. Darauf aufbauend werden mehrere Teilaspekte des Screw 

Vacuum Blowers im Detail wie z.B die Leistungsaufnahme oder der druckseitige Lagerraum-

druck untersucht, wobei sich diese Untersuchungen auf Betriebspunkte im Enddruck be-

schränken. 

 

8.1 Modellierung des Screw Vacuum Blowers 

Die Modellierung des Screw Vacuum Blowers basiert auf der Stirnschnittgeometrie des von 

[49] und [53] entwickelten Rotorprofils. Die weiteren geometrischen Daten entsprechen de-

nen in Tabelle 1.2. Die benötigten Steuerkanten der Ein- und Auslassflächen werden aus dem 

für die Konstruktion und Fertigung verwendeten CAD-Modell abgeleitet. 
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Das Kammermodell wird mit Hilfe einer Vielzahl an Modulen von KaSim-PRE generiert 

(Tabelle 3.1). Das Kammermodell umfasst Arbeitskammern, Spaltverbindungen, interne 

Kammerverbindungen und Kopfrundungsöffnungen, Wärmeübergänge in den Arbeitskam-

mern, Ein- und Auslassflächen, Lagerräume sowie die zugehörigen Verbindungen zu den Ar-

beitskammern, Gasrücktransport basierend auf Ad- und Desorption und Leckagen zu den La-

gerräumen. 

 

Eine vollständige Darstellung aller Details des erzeugten und verwendeten Kammermodells 

ist angesichts des Umfangs und der Komplexität nicht zielführend. Stattdessen werden an 

dieser Stelle wesentliche Elemente der Modellierung sowie die Ergebnisse der geometrischen 

Berechnung einiger ausgewählter Module vorgestellt. 

 

Die Spaltverbindungen sind hinsichtlich des minimalen Strömungsquerschnitts in Form von 

Höhe und Breite geometrisch definiert und werden von KaSim-PRE mit hinreichender Genau-

igkeit bestimmt. Die Spalthöhen entsprechen den in Tabelle 1.2 angegeben Werten und sind in 

die Gehäusegeometrie übernommen, so dass der Einfluss auf das Arbeitskammervolumen 

erfasst wird. Die Profileingriffsspalthöhe wird nicht vorgegeben, sondern während der Mo-

dellgenerierung aus der dreidimensionalen Rotorgeometrie berechnet und die Spalthöhe für 

die jeweiligen Spaltabschnitte arithmetisch gemittelt. Aus diesem Grund werden nachfolgend 

nur die verwendete Spaltkonturen und die ermittelten Spaltkonturparameter vorgestellt. Die 

Auswahl der optimalen Spaltkontur findet, wie bereits vorgestellt, manuell statt. 

 
Tabelle 8.1: Parametrisierung der jeweiligen Spaltart und Spaltkontur 

Spalt Spaltkontur Parameter    
Gehäusespalt, Hauptrotor  VR7 30,2 [°]    

Gehäusespalt, Nebenrotor VR3 2,99 [mm]    

Profileingriffsspalt VR3 0,2 … 2,8 [mm]    

Stirnspalt, Hauptrotor VR3 25,9 [mm]    

Stirnspalt, Nebenrotor VR3 7,03 [mm]    
 

Tabelle 8.1 zeigt aus Gründen der Übersichtlichkeit die phasengemittelten Parameter für die 

jeweiligen Spaltkonturen. Für alle Spaltkonturen - außer dem Hauptrotorgehäusespalt - hat 

sich die Verwendung der Kontur VR3 als zweckmäßig herausgestellt. Für den Hauptrotorge-
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häusespalt kommt die Kontur VR7 zum Einsatz. Für den Profileingriffsspalt wird aufgrund 

der sich mit dem Drehwinkel verändernden Spaltgeometrie ein Bereich angegeben, innerhalb 

dessen der Spaltparameter variiert. 

 

Die Kopfrundungsöffnung stellt in der geometrischen Berechnung eine Besonderheit dar, da 

sie normalerweise zu den Spaltverbindungen gezählt wird, aus geometrischer Sicht jedoch 

nicht eindeutig durch Spalthöhe und -breite beschreibbar ist. Um dennoch den mit sinkendem 

Druck steigenden Strömungswiderstand abbilden zu können, wird das Modell LBGK verwen-

det und die Fläche nach Gl. 6.28 und Gl. 6.29 in eine äquivalente Höhe und Breite faktorisiert. 

Als Länge in Strömungsrichtung wird ein Wert von 1 mm festgelegt. 

 

Die Modellierung des Gasrücktransports erfolgt mit dem Modell für Ad- und Desorption. Für 

den Mechanismus der Adsorption wird das Modell nach Langmuir eingesetzt (Gl. 4.20), für 

die Desorption das Modell nach Freundlich (Gl. 4.25). Das Modell nach Freundlich erscheint 

aussichtsreich, da [6] mit dem integralen Schadraummodell nach Freundlich für eine Wälz-

kolben-Vakuumpumpe bereits gute Ergebnisse erzielen konnte. Für die Modelleigenschaften 

nach Tabelle 4.1 wird für die bedeckungsgradunabhängige Haftwahrscheinlichkeit s0 ein Wert 

von 0,3 und für die Desorptionsenergie Edes ein Wert von 80 kJ/mol angenommen [2]. 

 

Im Hinblick auf die thermischen Randbedingungen ist ein wichtiger Aspekt die Annahme 

eines vollständigen Wärmeübergangs in den Arbeitskammern. In Kombination mit der Rand-

bedingung isothermer Bauteile sind somit die Gastemperaturen immer identisch zu der Bau-

teiltemperatur. Diese Annahme entspricht, da die physikalischen Grundlagen des Wärmeüber-

gangs in der Arbeitskammer einer Rotationsverdränger-Vakuumpumpe weitgehend unbekannt 

sind, einer akzeptierten Vorgehensweise [6]. Aus physikalischer Sicht ist sie plausibel, da 

durch die Vermessung einer isothermen Maschine in dem durch die Simulation abzubildenden 

Betriebspunkt die höchsten Wärmeströme zwischen Gas- und Bauteil auftreten. Zudem konn-

ten während den experimentellen Untersuchungen keine Gastemperaturen ermittelt werden, 

die dieser vereinfachenden Annahme deutlich widersprechen. Hierbei muss jedoch berück-

sichtigt werden, dass sich in Betriebspunkten des maximalen Kompressionsverhältnisses 

durch den fehlenden Gasdurchsatz die Temperatur außerhalb der Arbeitskammer kaum verän-

dert. Und auch bei Betriebspunkten mit Gasdurchsatz ist die Messung von Gastemperaturen 

durch die geringe Gasdichte und die Trägheit der Thermoelemente als kritisch einzustufen. 

Für die Spaltverbindungen wird kein Wärmeübergang angenommen. Das Gas im Einlassstut-
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zen wird durch einen konvektiven Wärmeübergang gekühlt um eine kontinuierliche Aufhei-

zung des Gases durch die Spaltmassenströme zu verhindern. 

 

Die Modellierung des Ladungswechsels erfolgt auf Basis des Modells LBGK. Hierzu ist es, 

analog zur Kopfrundungsöffnung, erforderlich, die Fläche in Form einer äquivalenten Höhe 

und Breite zu beschreiben. Die geometrische Berechnung erfolgt wie in Kapitel 6.4 dargelegt. 

Als Länge in Strömungsrichtung wird erneut ein Wert von 1 mm angesetzt. 

 

Die in mehreren Messungen bestimmte integrale Leckrate qL von 1,6∙10-2 mbar∙l∙s-1 wird an 

den vier Lagerstellen dem Arbeitsraum zugeführt. Da die Durchführung der Antriebswelle mit 

einer dynamischen, berührenden Dichtung wahrscheinlich die größte Leckage darstellt, wer-

den 90 % der Leckrate an Lagerraumvolumen des Hauprotors auf der Austrittsseite angesetzt. 

Die verbleibende Leckrate wird zu gleichen Teilen auf die restlichen drei Lagerräume verteilt. 

 

Die Simulation mit KaSim wird aus numerischen Gesichtspunkten mit 1000 Zeitschritten pro 

Iteration ausgeführt und eine zulässige Fehlerschranke von 0,1 % definiert. Als Algorithmus 

zur Berechnung der aktuellen Abweichung kommt das strenge Kriterium nach Gl. 3.4 zum 

Einsatz. 

 

Es wird für die Modellgenerierung, Simulation und Auswertung das Softwarepaket in der Re-

vision 12560d0 verwendet. Als externe Bibliotheken kommen Boost 1.57, CGAL 4.5 sowie 

Qt 5.5.1 und Qwt 6.1 zum Einsatz. Als Compiler wird Microsoft Visual Studio 2013 Update 5 

verwendet. Die mittels KaSim-PRE erzeugten Kammermodelle werden ohne eine manuelle 

Korrektur verwendet, so dass in einigen Teilergebnissen rein numerisch bedingte Wert-

schwankungen zu sehen sind. Auf eine manuelle Korrektur wird unter Berücksichtigung der 

Zielsetzung einer automatisierten Modellgenerierung bewusst verzichtet. 

 

8.2 Maximales Kompressionsverhältnis 

Die Betriebspunkte des maximalen Kompressionsverhältnisses werden mit Hilfe von KaSim 

berechnet, indem dem Einlassstutzen ein kleines Volumen vorgeschaltet wird. Dieses wird mit 

fortschreitender Zeit evakuiert und der Druck konvergiert gegen den Enddruck für die vorge-

gebene Paarung aus Vorvakuumdruck und Drehzahl. Das aus Vorvakuumdruck und minimal 
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erreichbarem Enddruck berechnete maximale Kompressionsverhältnis K0 ist in Abbildung 

8.1 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV für eine Drehzahl von 6000 min-1 dargestellt. 

 

 
Abbildung 8.1:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

einer Drehzahl n von 6000 min-1 im Vergleich mit KaSim 

 

Beginnend bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar liegt eine gute Übereinstimmung zwi-

schen Ergebnissen des Experiments und der Simulation vor. Mit sinkendem Vorvakuumdruck 

steigt das maximale Kompressionsverhältnis an, wobei der mit KaSim berechnete Wert bis 

zum Erreichen des Maximalwertes bei 5 mbar immer etwas größer als der experimentell be-

stimmte Wert ist. Dementsprechend ist auch das absolut maximale Kompressionsverhältnis in 

der Simulation etwas größer als im Experiment. Eine weitere Reduzierung des Vorvakuum-

druckes geht mit einer Abnahme des maximalen Kompressionsverhältnisses einher. In diesem 

Bereich kehrt sich die Abweichung zwischen Experiment und Simulation um, die experimen-

tell ermittelten Kompressionsverhältnisse sind dementsprechend durchgehend größer als die 

mit KaSim berechneten Werte. Die unterschiedliche Charakteristik der Abweichung korreliert 

dabei näherungsweise mit der vorliegenden Spaltströmungsform. Im Kontinuums- und Über-

gangsbereich sind die simulierten Kompressionsverhältnisse zu groß, im molekularen Spalt-

strömungsbereich zu klein. In Anlehnung an die in Abbildung 7.8 definieren Bereiche I und II 
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kann an dieser Stelle eine erste Schlussfolgerung gezogen werden. Die zu hoch berechneten 

Kompressionsverhältnisse in Bereich I legen nahe, dass die Simulation die tatsächlichen 

Spaltmassenströme unterschätzt, wohingegen die zu geringen Kompressionsverhältnisse in 

Bereich II eine Überschätzung des Gasrücktransports andeuten. Dennoch ist die Überein-

stimmung für die Drehzahl von 6000 min-1 insgesamt gut. 

 

Im nächsten Schritt wird das maximale Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvaku-

umdruckes pV bei zusätzlicher Variation der Drehzahl n betrachtet. Abbildung 8.2 zeigt den 

Vergleich von Experiment und Simulation für drei ausgewählte Drehzahlen von 6000, 12.000 

und 18.000 min-1. 

 

 
Abbildung 8.2:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

einer Variation der Drehzahl n zwischen 6000 und 18000 min-1 im Vergleich mit KaSim 

 

Für die Drehzahl von 6000 min-1 zeigt sich die bereits bekannt gute Übereinstimmung. Mit 

zunehmender Drehzahl ergibt sich jedoch ein abweichendes Bild. Bei 12.000 min-1 sind die 

berechneten Kompressionsverhältnisse im gesamten betrachteten Vorvakuumdruckbereich 

größer als die experimentell bestimmten Werte. Bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar 

ergibt sich bereits eine deutliche Abweichung von etwa 25 %. Diese nimmt bei sinkendem 
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Vorvakuumdruck weiter zu und beträgt maximal 50 %. Erst für Vorvakuumdrücke kleiner als 

0,5 mbar ist wieder eine deutliche Annäherung von gemessenen und berechneten Werten fest-

zustellen. Für die Drehzahl von 18.000 min-1 ist eine vergleichbare Diskrepanz zwischen Ex-

periment und Simulation zu beobachten. Die Abweichungen bei höheren Vorvakuumdrücken 

sind qualitativ gleich, absolut jedoch nochmal höher und betragen bis zu 90 % im Bereich des 

absolut maximalen Kompressionsverhältnisses. Erst bei Vorvakuumdrücken von 0,1 mbar ist 

wieder eine akzeptable Abweichung zwischen Experiment und Simulation erreicht. 

 

 
Abbildung 8.3:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion der Drehzahl n für einen Vorvaku-

umdruck pV von 100 mbar im Vergleich mit KaSim 

 

Eine Betrachtung des maximalen Kompressionsverhältnisses als Funktion der Drehzahl für 

einen Vorvakuumdruck von 100 mbar zeigt Abbildung 8.3. Um die Abbildungsgüte und die 

Übereinstimmung bei einer Drehzahl von 6000 min-1 besser einschätzen zu können, werden in 

diesem Vergleich Drehzahlen bis zu 300 min-1 betrachtet. Diese niedrigen Drehzahlen sind 

nur für ausgewählte Betriebsdrücke untersucht worden, so dass keine vollständigen K0-

Kurven vorliegen. Für die niedrigste betrachtete Drehzahl wird ein maximales Kompressions-

verhältnis erreicht, das nur geringfügig größer als Eins ist. Mit zunehmender Drehzahl ist 

dann ein deutlicher Anstieg des maximalen Kompressionsverhältnisses zu beobachten, wobei 
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die mit KaSim simulierten Werte bis zum Erreichen einer Drehzahl von 6000 min-1 immer 

unterhalb der gemessenen Werte liegen. Ab einer Drehzahl von 6000 min-1 dreht sich die Ab-

weichung zwischen Experiment und Simulation um. Sowohl die gemessenen als auch die si-

mulierten maximalen Kompressionsverhältnisse zeigen eine vergleichbare Abhängigkeit von 

der Drehzahl, wobei die Zunahme des maximalen Kompressionsverhältnisses in der Simulati-

on größer ausfällt. Zudem ist im Experiment ab einer Drehzahl von 15.000 min-1 eine deutli-

che Abnahme des Gradienten feststellbar, so dass die Abweichung zwischen Experiment und 

Simulation deutlich zunimmt. 

 

Obwohl bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar in den austrittsseitigen Spalten eine Konti-

nuums- bzw. Knudsen-Strömung vorliegt, liegt anhand des vorliegenden Vergleiches die Ver-

mutung nah, dass der Einfluss der Drehzahl auf einen oder mehrere Wirkmechanismen nicht 

richtig abgebildet wird. Da bei diesem Vorvakuumdruck die Spaltströmungen erfahrungsge-

mäß den maßgeblichen Wirkmechanismus darstellen, wird insbesondere der Aspekt des Ein-

flusses der Drehzahl auf die Spaltmassenströme in den nächsten Teilkapiteln weiter vertieft. 

 

8.3 Saugvermögen26 

Die Betriebspunkte des Saugvermögens werden mit Hilfe von KaSim berechnet, indem an das 

Volumen des Ein- und Auslassstutzen jeweils eine Fluidkapazität mit unveränderlichen inten-

siven Zustandsgrößen Druck und Temperatur angeschlossen wird. Diese Fluidkapazitäten 

entsprechen einer Druck- und Temperaturrandbedingung für das einströmende Fluid. Für das 

ausströmendes Fluid stellen die unveränderlichen Fluidkapazitäten lediglich eine Druckrand-

bedingung dar. Als Ergebnis wird unter vorgegebenen Randbedingungen ein effektiver För-

dermassenstrom berechnet. Der Massenstrom wird in Analogie zur Auswertung der experi-

mentellen Ergebnisse in ein Saugvermögen umgerechnet. 

 

Das mit KaSim berechnete Saugvermögen wird zunächst für einen Vorvakuumdruck von  

100 mbar und eine Drehzahl von 6000min-1 betrachtet. Als zusätzliches Kriterium ist das the-

oretische Saugvermögen mit aufgetragen (Abbildung 8.4). Auf eine Betrachtung des Liefer-

grades wird im Rahmen des Vergleiches von Experiment und Simulation verzichtet. 

 

                                                 
26 Die Untersuchung des Saugvermögens erfolgt mit einer Maschinenvariante, deren druckseitige Stirnspalthöhe 

hSpalt,Stirn,HD = 0,2 mm beträgt. Das zugehörige Kammermodell für die Simulation ist entsprechend angepasst. 
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Abbildung 8.4:  Saugvermögen S als Funktion des Eintrittsdruckes pE im Vergleich mit KaSim und dem 

theoretischen Saugvermögen  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1 

 

Für die ausgewählte Drehzahl zeigt sich eine gute Übereinstimmung zwischen Experiment 

und Simulation. Offensichtlich ist zunächst die Abweichung zwischen dem minimal erreich-

baren Eintrittsdruckes des Experiments und der Simulation. Diese Abweichungen kommen 

durch die bei den Saugvermögensmessungen abweichenden Stirnspalthöhen zustande. Bei 

einer Stirnspalthöhe hSpalt,Stirn,HD von 0,1 mm zeigt sich bei 6000 min-1 und einem Vorvakuum-

druck von 100 mbar eine gute Übereinstimmung im minimal erreichbaren Eintrittsdruck 

(Abbildung 8.1), für die Stirnspalthöhe hSpalt,Stirn,ND von 0,2 mm ist der mit KaSim berechnete 

minimale Eintrittsdruck etwas geringer. Der Stirnspaltmassenstrom wird bei einer Spalthöhe 

von 0,2 mm zu gering berechnet. Der Einfluss der Stirnspalthöhe wird an dieser Stelle jedoch 

zunächst nicht weiter betrachtet und in einem separaten Teilkapitel weiter analysiert. 

 

Im nächsten Schritt wird der Einfluss des Vorvakuumdruckes analysiert. Abbildung 8.5 zeigt 

das experimentell bestimmte Saugvermögen S als Funktion des Kompressionsverhältnisses K 

im Vergleich mit dem theoretisch maximalen Saugvermögen und den mit KaSim berechneten 

Ergebnissen. 
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Abbildung 8.5:  Saugvermögen S als Funktion des Kompressionsverhältnisses K bei Variation des Vor-

vakuumdruckes pV und einer Drehzahl n von 6000 min-1 im Vergleich mit KaSim und 
dem theoretischen Saugvermögen 

 

Für die Saugvermögen bei den niedrigen Vorvakuumdrücken von 10 und 1 mbar zeigt sich im 

Vergleich zwischen Experiment und Simulation ein ähnliches Bild wie bereits bei einem Vor-

vakuumdruck von 100 mbar. Bei gleichem Kompressionsverhältnis werden in der Simulation 

etwas größere Saugvermögen berechnet, die qualitative Übereinstimmung ist jedoch sehr gut. 

Auffällig ist, dass für niedrige Vorvakuumdrücke im Gegensatz zum Experiment bei einem 

Kompressionsverhältnis von eins das theoretische Saugvermögen nahezu erreicht wird. 

 

Der Einfluss der Drehzahl auf das erreichbare Saugvermögen ist in Abbildung 8.6 dargestellt. 

Unabhängig von der betrachteten Drehzahl sind im Vergleich zwischen Experiment und Si-

mulation zwei wesentliche Unterschiede feststellbar. Dies betrifft zunächst die Abbildung des 

minimal erreichbaren Enddruckes, welche für alle betrachteten Drehzahlen in der Simulation 

unterhalb des experimentell bestimmten Wertes liegt. Diese Abweichung ist bereits aus dem 

Vergleich des maximalen Kompressionsverhältnisses bekannt (Abbildung 8.2) und ist auch 

bei der geringfügig abweichenden Stirnspalthöhe feststellbar. 
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Abbildung 8.6:  Saugvermögen S als Funktion des Eintrittsdruckes pE bei Variation der Drehzahl n und 

einem Vorvakuumdruck pV von 10 mbar im Vergleich mit KaSim und dem theoreti-
schen Saugvermögen 

 

Der zweite wesentliche Unterschied betrifft das maximal erreichbare Saugvermögen. Die in 

der Simulation erreichten Werte sind größer als die gemessenen Saugvermögen und nähern 

sich für eine Kompression von eins an das theoretische maximale Saugvermögen an, ohne 

dies jedoch zu erreichen. Die Drehzahlabhängigkeit der Rückströmung, wie sie in Abbildung 

7.21 einsehbar ist, wird in einer abschließenden Analyse der physikalisch-technischen Wirk-

mechanismen weiter untersucht. 

 

Da sich die Abbildungsgüte der Simulation nicht signifikant zwischen maximalem Kompres-

sionsverhältnis und Saugvermögen unterscheiden, wird für die weitere Validierung auf eine 

Betrachtung des Saugvermögens verzichtet. Es werden vielmehr die thermodynamischen 

Größen und Eigenschaften der Maschine im Enddruckbetrieb untersucht.  

 

8.4 Leistungsaufnahme 

Die Betrachtung der Leistungsaufnahme im K0-Betrieb stellt eine weitere integrale Möglich-

keit dar, die Abbildungsgüte der Simulation zu überprüfen. Als Kenngröße für den Vergleich 
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wird die Innenleistung Pi gewählt, welche sich aus der Arbeitsfläche des Kreisprozesses ergibt 

(Gl. 1.9). Diese Größe wird durch KaSim automatisch für jeden Betriebspunkt ermittelt. Ex-

perimentell ist diese Größe jedoch schwer zu bestimmen, da über eine Erfassung des An-

triebsdrehmomentes (Abbildung 7.1) lediglich die effektive Antriebsleistung Pe inklusiver 

mechanischen Verlustleistung erfasst wird (Gl. 1.10). Allerdings ist es möglich, die mechani-

sche Verlustleistung durch entsprechende Randbedingungen im Experiment näherungsweise 

zu ermitteln. Hierzu wird für einen Vorvakuumdruck von 0,056 mbar eine Variation der Dreh-

zahl durchgeführt, wobei der Pumpeneinlass stets verschlossen bleibt. Auf diesem Weg kann 

ein lastunabhängiges, drehzahlabhängiges Reibmoment bzw. die daraus resultierende 

Reibleistung Φ̇Reib bestimmt werden (Abbildung 8.7). 

 

 
Abbildung 8.7:  Experimentell bestimmte mechanische Reibleistung 𝚽̇𝚽𝐑𝐑𝐑𝐑𝐑𝐑𝐑𝐑 als Funktion der Drehzahl n 

im Vergleich mit einer Abschätzung nach [53] 

 

Im Vergleich hierzu ist die von [53] berechnete lastunabhängige Reibleistung für den geomet-

risch vergleichbaren Schraubenlader GL 51 aufgetragen. Die experimentell bestimmte 

Reibleistung nimmt ausgehend von 50 W bei einer Drehzahl von 6000 min-1 in einer leicht 

progressiven Tendenz zu und erreicht einen Maximalwert von 184 W bei der maximalen 

Drehzahl von 18.000 min-1. Die abgeschätzte Reibleistung zeigt die gleiche Tendenz, jedoch 
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mit einer etwas stärker ausgeprägten Drehzahlabhängigkeit. Die Ursache für die Unterschiede 

ist in der unterschiedlichen Ausführung der Dichtungen sowie der verbauten Lager zu suchen. 

Insbesondere die Verwendung von Hybridlagern ohne zusätzliche Schmierstoffe im Screw 

Vacuum Blower bietet hierbei Potential, die geringere Zunahme der Reibleistung zu erklären. 

Da es sich bei den Lagern jedoch um prototypenhafte Einzelstücke handelt, sind für eine Be-

rechnung keine Erfahrungswerte verfügbar. 

 

Der von [53] zusätzlich beschriebene lastabhängige Anteil der Reibleistung in den Lagern 

eines Schraubenladers wird aufgrund der relativ geringen Drücke beim Betrieb des Screw 

Vacuum Blowers von maximal 100 mbar auf der Austrittsseite vernachlässigt. 

 

Eine Gegenüberstellung der inneren Leistung Pi aus Experiment und Simulation für die Be-

triebspunkte des maximalen Kompressionsverhältnisses bei Variation der Drehzahl zeigt Ab-

bildung 8.8. 

 

 
Abbildung 8.8:  Innere Leistung Pi bei minimal erreichbarem Eintrittsdruck pE,min als Funktion des 

Vorvakuumdruckes pV bei Variation der Drehzahl n im Vergleich mit den Leistungen 
aus KaSim 
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Die innere Leistung des Experiments wird dabei aus der effektiven Antriebsleistung und der 

mechanischen Reibleistung nach Abbildung 8.7 berechnet. Die innere Leistung nimmt mit 

zunehmendem Vorvakuumdruck zu und erreicht bei konstanter Drehzahl ihren Maximalwert 

bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar. Ursächlich ist hierfür die mit steigendem Vorvaku-

umdruck ebenfalls ansteigende Arbeitsfläche des Kreisprozesses (Gl. 1.9). Eine Erhöhung der 

Drehzahl bei konstantem Vorvakuumdruck führt unter der Annahme einer drehzahlunabhän-

gigen Innenarbeit zu einer linearen Zunahme der Leistung. Dies ist näherungsweise sowohl 

im Experiment als auch in der Simulation gegeben. Die gute Übereinstimmung zwischen Ex-

periment und Simulation steht zunächst im Kontrast zu der mit zunehmender Drehzahl auftre-

tenden Abweichung im maximalen Kompressionsverhältnis. Dies entspricht in Bezug auf den 

Kreisprozess einem unterschiedlichen Eintrittsdruck in Experiment und Simulation und somit 

auch einer unterschiedlichen inneren Arbeit. Die innere Arbeit Wi eines isothermen Prozesses 

kann nach Gl. 8.1 berechnet werden. 
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Gl. 8.1 

 

Die gesamte Arbeit setzt sich dabei aus zwei Anteilen zusammen, die isotherme Verdichtung 

durch die Volumenänderung vi der gekapselten Arbeitskammer sowie die zusätzliche isochore 

Arbeit durch den nicht angepassten Betrieb. Die Arbeit wird für ein maximales Kammervo-

lumen Vmax, den anliegenden Vorvakuumdruck pV und die Kompression K bestimmt. 

 

Eine Darstellung der inneren Leistung Pi als Funktion des Kompressionsverhältnisses K für 

einen festen Vorvakuumdruck bei Variation der Drehzahl n ist in Abbildung 8.9 dargestellt. 

Unabhängig von der betrachteten Drehzahl ist festzustellen, dass die innere Leistung für einen 

konstanten Vorvakuumdruck mit steigendem Kompressionsverhältnis gegen einen Grenzwert 

konvergiert. Am Beispiel der Drehzahl von 18.000 min-1 führt der Unterschied im maximalen 

Kompressionsverhältnis zwischen Experiment und Simulation von 60 zu 100 lediglich zu 

einem theoretischen Unterschied von 3,5 W, was einer relativen Veränderung von 0,6 % ent-

spricht. 
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Abbildung 8.9:  Innere Leistung Pi des isothermen Prozesses als Funktion des Kompressionsverhältnis-

ses K bei Variation der Drehzahl n und einem Vorvakuumdruck pV von 100 mbar 

 

Dementsprechend ergibt sich trotz Unterschieden in dem Eintrittsdruck für Vorvakuumdrücke 

oberhalb von 10 mbar zwischen Experiment und Simulation eine sehr gute Übereinstimmung 

der inneren Leistung für alle betrachteten Drehzahlen. Für kleinere Vorvakuumdrücke ist auf-

grund der absolut sehr kleinen inneren Leistung von weniger als 50 W und der prinzipiellen 

Unschärfe bei der Bestimmung der mechanischen Reibleistung kein belastbarer Vergleich 

mehr möglich. 

 

8.5 Variation der Stirnspalthöhe 

Die Variation der Stirnspalthöhe insbesondere auf der Austrittsseite stellt eine weitere Mög-

lichkeit dar, Experiment und Simulation auf Basis des integralen Kennwertes des maximalen 

Kompressionsverhältnisses zu vergleichen. Zudem ermöglicht diese geometrische Parameter-

variation eine erste Einschätzung der Sensitivität des maximalen Kompressionsverhältnisses 

bezüglich der austrittsseitigen Stirnspalthöhe. Dies betrifft unter anderem auch die erweiterte 

Modellierung der Rotorstirnseiten durch Einbeziehung der Lagerraumvolumen und deren 

Spaltverbindung zu den Arbeitskammern. 
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Abbildung 8.10 zeigt das maximal erreichbare Kompressionsverhältnis als Funktion des Vor-

vakuumdruckes für eine konstante Drehzahl für die beiden druckseitigen Stirnspalthöhen von 

0,1 und 0,3 mm. Diese experimentellen Ergebnisse sind den Simulationsergebnisse aus Ka-

Sim gegenübergestellt. Die Veränderung der Stirnspalthöhe wird durch eine axiale Verschie-

bung des Rotorpaars im Gehäuse realisiert, so dass die Summe des eintritts- und austrittsseiti-

gen Stirnspaltes immer 0,4 mm beträgt. Aufgrund der großen axialen Eintrittsfläche hat der 

eintrittsseitige Stirnspalt in den meisten Betriebspunkten einen vernachlässigbar kleinen Ein-

fluss auf die intensiven Zustandsgrößen des Arbeitsspiels. 

 

 
Abbildung 8.10:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

einer Variation der austrittsseitigen Stirnspalthöhe für eine Drehzahl n von 6000 min-1 
im Vergleich mit KaSim 

 

Die experimentell ermittelten maximalen Kompressionsverhältnisse nehmen mit zunehmen-

der Stirnspalthöhe ab, wobei die Abnahme nur für hohe Vorvakuumdrücke deutlich sichtbar 

ist. Bei Vorvakuumdrücken unterhalb von 1 mbar werden die Unterschiede deutlich geringer. 

Diese Beobachtung bestätigt die bisherige Erkenntnis, dass der Einfluss der Spaltströmung 

auf das maximal erreichbare Kompressionsverhältnis mit sinkendem Vorvakuumdruck eben-

falls abnimmt und der Gasrücktransport der dominante Wirkmechanismus ist. Die Simulati-
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onsergebnisse zeigen für die beiden Spalthöhen 0,1 und 0,3 mm im gesamten betrachteten 

Vorvakuumdruckbereich eine gute Übereinstimmung mit den experimentellen Daten. 

 

 
Abbildung 8.11:  Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion der austrittsseitigen Stirnspalthöhe 

hSpalt,Stirn,HD bei Variation der Drehzahl n für einen Vorvakuumdruck pV von 100 mbar 
im Vergleich mit KaSim 

 

Da der Einfluss der Stirnspalthöhe auf das erreichbare maximale Kompressionsverhältnis bei 

dem Vorvakuumdruck von 100 mbar, relativ betrachtet, am deutlichsten sichtbar ist, wird für 

diesen Vorvakuumdruck das maximale Kompressionsverhältnis als Funktion der Stirnspalthö-

he und Variation der Drehzahl betrachtet (Abbildung 8.11). Die Simulation kann die experi-

mentell festgestellte Abhängigkeit des maximalen Kompressionsverhältnisses von der Stirn-

spalthöhe gut abbilden. Sowohl das Experiment als auch die Simulation zeigen eine degressi-

ve Abhängigkeit, die im Experiment jedoch stärker ausgeprägt ist. Die Ursache könnte eine 

vom Sollwert abweichende Stirnspalthöhe sein, allerdings konnte dies durch Wiederholungs-

messungen nicht eindeutig belegt werden. 
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8.6 Untersuchung des Lagerraumdruckes 

Die Modellierung der Lagerräume als Fluidkapazität mit entsprechenden Spaltverbindungen 

zu den Arbeitskammern am Rotorfußkreis der Rotoren stellt im Rahmen dieser Arbeit eine 

Weiterentwicklung der Modellierung von zweiwelligen Schraubenmaschinen dar und ist in 

dieser Form bisher nicht durchgeführt worden [6] [49] [53]. Aus diesem Grund wird, zusätz-

lich zu den bisherigen integralen Validierungsansätzen, ein Vergleich der gemessenen und 

simulierten Drücke in den Lagerräumen auf der Austrittsseite durchgeführt. Die betrachteten 

Drücke werden sowohl im Experiment als auch in der Simulation immer als zeitlicher Mittel-

wert betrachtet. In der Simulation wird hierzu ein arithmetischer Mittelwert verwendet, im 

Experiment entsteht die Mittelwertbildung implizit durch die eingesetzte Messtechnik, da die 

kapazitiven Drucksensoren zu träge für eine zeitliche Auflösung von Messpunkten innerhalb 

des Arbeitsspiels sind. 

 

 
Abbildung 8.12:  Lagerraumdruck p als Funktion des Vorvakuumdruckes pV auf der Haupt- und Neben-

rotorseite für eine Drehzahl n von 6000 min-1 im Vergleich mit KaSim 

 

Abbildung 8.12 zeigt die gemessenen und simulierten Lagerraumdrücke für den Haupt- und 

Nebenrotor auf der Austrittsseite als Funktion des Vorvakuumdruckes für eine konstante 

Drehzahl von 6000 min-1 im K0-Betrieb. Die für die Messung eingesetzten Sensoren sind auf-
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grund des maximalen Messbereiches von 1000 mbar nur bedingt für die Untersuchung von 

Drücken unterhalb von 1 mbar geeignet, so dass die Werte nur zur Orientierung angegeben 

werden. Die experimentell bestimmten Lagerraumdrücke nehmen mit sinkendem Vorvaku-

umdruck ab. Dies ist gleichermaßen für den Haupt- und Nebenrotor zu beobachten. Der sich 

einstellende Wert liegt dabei in fast allen Betriebspunkten unterhalb des zugehörigen Vorva-

kuumdruckes. Zudem ist der Druck auf der Hauptrotorseite geringfügig höher als auf der Ne-

benrotorseite. Diese Tendenzen werden durch Simulation gleichermaßen wiedergegeben, je-

doch sind beide Lagerraumdrücke in der Simulation jeweils geringfügig niedriger als ihr Pen-

dent aus dem Experiment. 

 

Für Vorvakuumdrücke unterhalb von 10 mbar beginnen sich die Lagerraumdrücke auf der 

Haupt- und Nebenrotorseite deutlich zu unterscheiden. Der Hauptrotorlagerraumdruck kon-

vergiert gegen einen Druck von 1 mbar, der Druck des Nebenrotorlagerraums nimmt weiter 

ab, wobei aufgrund der Messunsicherheit nur die Tendenz beurteilt wird. Die simulierten Drü-

cke zeigen eine vergleichbare Abhängigkeit vom Vorvakuumdruck, was die Vermutung nahe-

legt, dass in den Lagerraum eintretende externe Leckagen für die unterschiedliche Charakte-

ristik verantwortlich sind. Die Leckraten der externen Leckage werden in der Simulation auf-

grund der konstruktiven Unterschiede der hochdruckseitigen Lagerstellen für die Haupt- und 

Nebenrotorseite unterschiedlich angenommen. 

 

Im nächsten Schritt wird der Einfluss der Drehzahl auf den Druck in den Lagerräumen disku-

tiert. Abbildung 8.13 zeigt hierzu exemplarisch für die beiden Vorvakuumdrücke 10 und  

100 mbar die beiden gemessenen Lagerraumdrücke als Funktion der Drehzahl im Vergleich 

mit den simulierten Werten.  

 

Für den größeren der beiden Vorvakuumdrücke zeigt sich zunächst eine Abnahme der Lager-

raumdrücke mit zunehmender Drehzahl. Dieser Effekt tritt in guter Übereinstimmung eben-

falls in der Simulation auf. Diese Abnahme ist durch den mit zunehmender Drehzahl sinken-

den Eintrittsdruck sowie den niedrigeren Druck während der Verdichtungsphase bedingt. Dies 

führt zu einer Erhöhung der abströmenden Massenströme und einer Verringerung der Zuströ-

mung in den Lagerraum. Integral bedeutet dies dann ein Absinken des Druckes im Lagerraum. 

Jedoch steigt zwischen 15.000 und 18.000 min-1 der Lagerraumdruck wieder an. Dieses Teil-

ergebnis wird durch die Simulation nicht wiedergegeben.  
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Abbildung 8.13:  Lagerraumdruck p als Funktion des Drehzahl n auf der Haupt- und Nebenrotorseite 

für die Vorvakuumdrücke pV von 10 und 100 mbar im Vergleich mit KaSim 

 

Noch deutlicher ist dieses Verhalten bei einem Vorvakuumdruck von 10 mbar erkennbar. Für 

diesen Vorvakuumdruck ist, mit einer Ausnahme des nebenrotorseitigen Lagerraumes, eine 

kontinuierliche Zunahme des Lagerraumdruckes mit der Drehzahl festzustellen. Auch bei die-

sem Vorvakuumdruck ist die Simulation nicht in der Lage, diese Abhängigkeit richtig wieder-

zugeben. Jedoch ist im Gegensatz zu dem Vorvakuumdruck von 100 mbar bei dem Hauptro-

torlagerraumdruck eine Abflachung und auf der Nebenrotorseite bei einer Drehzahl von 

18.000 min-1 sogar eine minimale Zunahme zu erkennen.  

 

Ein möglicher Einfluss sind die jeweiligen Leckagen die durch die Wellendurchführung im 

Getrieberaum entstehen. Eine höhere Leckrate führt zu einem höheren Druck im Lagerraum-

volumen. Die Abhängigkeit zur Drehzahl kann durch die an der Wellendurchführung verwen-

deten Radialwellendichtringe entstehen, da diese mit steigender Drehzahl durch den Einfluss 

der Fliehkräfte in Zusammenhang mit Fertigungs- und Lagerungstoleranzen der Welle poten-

tiell undichter werden können. Eine weitere mögliche Ursache liegt in einem mit zunehmen-

der Drehzahl steigenden Drosselverlust beim Ladungswechsel auf der Auslassseite, welcher 
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sich in einer Erhöhung des Arbeitskammerdruckes äußert. Dementsprechend steigen die in 

das Lagerraumvolumen einströmenden Massenströme an. 

 

Der Einfluss des eintrittsseitigen Druckes pE bei konstantem Vorvakuumdruck pV und kon-

stanter Drehzahl n auf die Lagerraumdrücke p kann nur bei Förderung eines effektiven Mas-

senstroms erfolgen27. Exemplarisch wird in Abbildung 8.14 der Einfluss des Kompressions-

verhältnisses auf den Lagerraumdruck der Haupt- und Nebenrotorseite gezeigt. Als Randbe-

dingungen sind ein konstanter Vorvakuumdruck von 10 mbar sowie eine konstante Drehzahl 

von 6000 min-1 zu nennen. 

 

 
Abbildung 8.14:  Lagerraumdruck p als Funktion des Kompressionsverhältnisses K auf der Haupt- und 

Nebenrotorseite im Vergleich mit KaSim  
Vorvakuumdruck pV = 10 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1 

 

Ausgehend von einem Kompressionsverhältnis von Eins nehmen die Lagerraumdrücke stetig 

ab und bleiben ab einem Kompressionsverhältnis von 10 nahezu konstant. Diese Tendenz ist 

Experiment und Simulation gemein. Das steigende Kompressionsverhältnis führt dazu, dass 

                                                 
27 Die Untersuchung des Saugvermögens erfolgt mit einer Maschinenvariante, deren druckseitige Stirnspalthöhe 

hSpalt,Stirn,HD = 0,2 mm beträgt. Das zugehörige Kammermodell für die Simulation ist entsprechend angepasst. 
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das Druckverhältnis an den Lagerraumspaltverbindungen hin zu den ansaugenden Arbeits-

kammern größer wird und somit ein größerer Massenstrom fließen kann. Dieser führt wiede-

rum zu einem abnehmenden Druck im Lagerraumvolumen. Bemerkenswert ist bei einem 

Kompressionsverhältnis von Eins die Tatsache, dass der Lagerraumdruck größer als der am 

Auslass anliegende Vorvakuumdruck ist. Dies ist der Tatsache geschuldet, dass durch die in-

nere Verdichtung der Druck in der gekapselten Arbeitskammer oberhalb des Vorvakuumdru-

ckes liegt (Überkompression). Da der maximale Druck des Arbeitsspiels nur phasenweise an 

den Lagerraumspaltverbindungen anliegt, ergibt sich im zeitlichen Mittelwert eine im Ver-

gleich zur theoretischen Überkompression geringere Erhöhung des Lagerraumdruckes. 

 

Grundsätzlich zeigt sich, dass wie in den bisherigen Beispielen die Simulation mittels KaSim 

die Lagerraumdrücke mit guter Genauigkeit abbilden kann. Sowohl qualitativ als auch quanti-

tativ wird die Abhängigkeit der Lagerraumdrücke vom Eintrittsdruck bzw. vom Kompressi-

onsverhältnis gut abgebildet. 

 

8.7 Druckindizierung des Arbeitsraumes 

Eine weitere Möglichkeit, detaillierten Einblick in das Zusammenspiel der physikalischen 

Wirkmechanismen zu erhalten, ist die Analyse des Druckes im Arbeitsraum des Screw Vacu-

um Blowers. Experimentell kann zumindest ein Teilbereich des Arbeitsspiels der Hauptrotor-

kammern im Betriebszustand des maximalen Kompressionsverhältnisses mittels einer Druck-

indizierung erfasst werden (Abbildung 7.5). Die Druckindizierung bleibt jedoch auf den Vor-

vakuumdruck von 100 mbar und Drehzahlen unterhalb von 12.000 min-1 beschränkt, da an-

sonsten der Druck in der jeweils betrachteten Arbeitskammer nicht mehr mit akzeptabler Ge-

nauigkeit gemessen werden kann (Abbildung 7.2). Eine exemplarische Darstellung der Mess-

ergebnisse für die Drehzahl von 12.000 min-1 veranschaulicht die Problematik der dynami-

schen Druckmessung in den Arbeitskammern von Rotationsverdränger-Vakuumpumpen. 

 

Abbildung 8.15 zeigt den Vergleich des experimentell und mittels Simulation bestimmten 

Druckverlaufes in den Arbeitskammern des Hauptrotors. Die phasen- bzw. hauptrotordreh-

winkelabhängige Lage der Ein- und Auslassflächen ist zur Visualisierung der Phasen des Ar-

beitsspiels dargestellt. Für alle drei relevanten Phasen (Ansaugen, Verdichten und Ausschie-

ben) des Arbeitsspiels liegen sowohl experimentelle als auch berechnete Daten vor. Der Aus-
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trittsdruck beträgt 100 mbar und die Hauptrotordrehzahl 300 min-1. Der Eintrittsdruck ergibt 

sich bei verschlossener Einlassseite durch das maximal erreichbare Kompressionsverhältnis. 

 

 
Abbildung 8.15: Experimentell bestimmter Arbeitskammerdruck p der Hauptrotorarbeitskammern als 

Funktion der Phase s im Vergleich mit KaSim  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 300 min-1 

 

Im Bereich I, welcher einen Teil des Ansaugvorgangs abdeckt, ist der Druck in der Arbeits-

kammer nahezu konstant. Mit Überfahren der Steuerkanten am Einlass schließt die Arbeits-

kammer ab und es beginnt Bereich II, die Phase der inneren Verdichtung. Der Kammerdruck 

steigt zunächst deutlich an, wobei der Gradient zunächst abnimmt. Der erneut deutliche An-

stieg des Druckes korreliert mit dem Abschluss der inneren Verdichtung und dem Beginn des 

Ausschiebevorgangs. Aufgrund der Differenz zwischen Arbeitskammerdruck und Vorvaku-

umdruck kommt es jedoch zuerst zu einer deutlichen Rückströmung, welche in einem kurzen 

Zeitintervall für einen Druckausgleich sorgt. Der von KaSim berechnete Arbeitskammerdruck 

zeigt einen qualitativ sehr ähnlichen Verlauf, jedoch ist das absolute Niveau des Druckes deut-

lich höher. Dies ist für Drehzahlen unterhalb von 6000 min-1 bereits bei der Analyse des ma-

ximalen Kompressionsverhältnisses ersichtlich gewesen (Abbildung 8.3). Eine qualitative 

Auffälligkeit existiert jedoch in den Simulationsergebnissen. Diese betrifft den Abschluss der 

Phase der inneren Verdichtung. In diesem Bereich ist kurz vor dem Erreichen der austrittssei-
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tigen Steuerkanten ein Absinken des Arbeitskammerdruckes zu erkennen. Da der Druck prin-

zipiell durch die innere Verdichtung zunimmt, ist die Abnahme des Druckes auf eine innere 

Leckage zurückzuführen. Durch eine Betrachtung des relevanten Drehwinkelbereiches im, der 

Simulation zugrundeliegenden Kammermodell, ergibt sich, dass in diesem Drehwinkelbereich 

die Kopfrundungsöffnung auf der Austrittsseite durch das Ineinandergreifen der Rotorverzah-

nung entsteht. Da ein solcher Druckabfall im Experiment nicht zu beobachten ist und die er-

reichbaren Eintrittsdrücke deutlich geringer ausfallen, ist davon auszugehen, dass der für die 

Kopfrundungsöffnung berechnete Massenstrom wahrscheinlich größer als im Experiment ist. 

 

Abbildung 8.16 zeigt den Druck in den Arbeitskammern des Hauptrotors als Funktion der 

Phase für eine Drehzahl von 1000 min-1. Der zugehörige Vorvakuumdruck beträgt wiederum 

100 mbar. 

  

 
Abbildung 8.16: Experimentell bestimmter Arbeitskammerdruck p der Hauptrotorarbeitskammern als 

Funktion der Phase s im Vergleich mit KaSim  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 1000 min-1 

 

Durch die Erhöhung der Drehzahl findet nur eine leichte Veränderung der thermodynami-

schen Prozessführung statt. Dieser Einfluss wird durch die Simulation qualitativ richtig wie-
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dergegeben. Zudem ist der bei der niedrigeren Drehzahl noch offensichtliche Druckabfall in 

der Arbeitskammer kurz vor Erreichen der Steuerkanten nicht mehr sichtbar. 

 

 
Abbildung 8.17: Experimentell bestimmter Arbeitskammerdruck p der Hauptrotorarbeitskammern als 

Funktion der Phase s im Vergleich mit KaSim  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 3000 min-1 

 

Mit der Erhöhung der Drehzahl auf 3000 min-1 (Abbildung 8.17) geht eine deutliche Verän-

derung in der thermodynamischen Prozessführung einher. Nach Abschluss der betrachteten 

Arbeitskammer beginnt ein nahezu linearer Anstieg des Druckes mit dem Drehwinkel. Diese 

Charakteristik wird, trotz eines unterschiedlichen Eintrittsdruckes, von der Simulation gleich-

ermaßen wiedergegeben. Die Erhöhung der Drehzahl bewirkt damit eine gleichmäßigere Ver-

teilung der ein- und ausströmenden Spaltmassenströme während der Phase der Verdichtung. 

Eine wesentliche Ursache hierbei ist das absolut niedrigere Druckniveau in der gekapselten 

Arbeitskammer, so dass fast zu jedem Zeitpunkt des Arbeitsspiels ein überkritisches Druck-

verhältnis an den Spalten anliegt, das eine Zuströmung in die Arbeitskammer bewirkt. Im Fal-

le der zuvor betrachteten Drehzahl von 1000 min-1 (Abbildung 8.16) ist dieses Druckverhält-

nis von Beginn bis Abschluss der Verdichtungsphase ständig verändert. 
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Abbildung 8.18: Experimentell bestimmter Arbeitskammerdruck p der Hauptrotorarbeitskammern als 

Funktion der Phase s im Vergleich mit KaSim  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1 

 

Abbildung 8.18 zeigt den Druck in den Arbeitskammern des Hauptrotors für eine Drehzahl 

von 6000 min-1. Es zeigt sich wiederum eine Veränderung in der Charakteristik des Druckan-

stiegs durch die zeitliche Verkürzung des Arbeitsspiels. Bei einer Drehzahl von 6000 min-1 

sinkt der Anteil der inneren Verdichtung im Vergleich zur Verdichtung durch Rückströmung 

nochmal deutlich ab. Der absolute Druckanstieg in der gekapselten Arbeitskammer ist deut-

lich geringer als bei der zuvor betrachteten Drehzahl von 3000 min-1. Diese Reduktion der der 

Arbeitskammer zufließenden Masse äußert sich in einer weiteren Veränderung der Zunahme 

des Druckes bis zum Beginn des Aussschiebevorganges. Statt der zuvor linearen Zunahme des 

Druckes ist nun eine minimal progressive Tendenz erkennbar. 

 

Die Erhöhung der Drehzahl wirkt sich jedoch auch auf die strömungsmechanischen Vorgänge 

insbesondere während des Ladungswechsels aus. Mit steigender Drehzahl werden Druck-

pulsationen durch das schlagartige Öffnen der Arbeitskammer zur Austrittsseite sichtbar. Für 

eine Interpretation der Druckpulsationen hinsichtlich der Frequenzen bzw. Wellenlängen sind 

die vorhandenen Messwerte nur bedingt geeignet.  
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Die Drehzahl n von 6000 min-1 stellt aufgrund der bereits sehr kleinen Eintrittsdrücke das 

Limit für die verwendete Messtechnik dar. Für höhere Drehzahlen kann zwar noch ein quali-

tativ verwertbares Messsignal erfasst werden, die Ergebnisse sind jedoch nicht schlüssig 

(Abbildung 8.19). 

 

 
Abbildung 8.19: Experimentell bestimmter Arbeitskammerdruck p der Hauptrotorarbeitskammern als 

Funktion der Phase s im Vergleich mit KaSim  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 12.000 min-1 

 

Die potentiellen Probleme in der Genauigkeit der Messsensoren ergeben sich bereits in dem 

relativen Vergleich zueinander, da z.B. die Sensoren I und II im gemeinsamen Messbereich 

nicht den gleich Wert für den Kammerdruck bestimmen. Darüber hinaus ergibt sich eine Un-

stimmigkeit zwischen den im Bereich I gemessenen Drücken und des mittels kapazitiven 

Drucksensors gemessenen Eintrittsdruckes. Der bisherige Vergleich zwischen Experiment und 

Simulation hat gezeigt, dass für hohe Drehzahlen und hohe Vorvakuumdrücke in der Simula-

tion ein deutlich kleinerer Enddruck als im Experiment erreicht wird (Abbildung 8.2). Die 

dynamische Druckmessung zeigt jedoch, dass der gemessene Arbeitskammerdruck prinzipiell 

gut mit dem Simulationsergebnis übereinstimmt bzw. sogar noch unterhalb des simulierten 

Wertes liegt. Es liegt die Vermutung nahe, dass die maximale Messungenauigkeit, welche für 
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die piezoresistiven Drucksensoren bei 1,75 mbar liegt (Tabelle 7.1), die Hauptursache für die 

Abweichung zwischen den gemessenen Druckwerten darstellt. 

 

Die Analyse der Arbeitskammerdrücke der Hauptrotorkammern bei Variation der Drehzahl 

lässt im Vergleich mit der Simulation bereits einige Rückschlüsse auf die Abbildungsgüte der 

Simulation und dabei insbesondere die Modellierung der Spaltverbindungen zu. Bei niedrigen 

Drehzahlen erscheinen die Spaltmassenströme zu groß. Damit wird die Dichtwirkung der 

Spaltverbindung unterschätzt. Einen wesentlichen Anteil hieran hat die Kopfrundungsöff-

nung, welche in der Simulation zu einer deutlichen Abnahme des Arbeitskammerdruckes 

führt, welche in den experimentellen Daten nicht ersichtlich ist (Abbildung 8.16). Mit zuneh-

mender Drehzahl kehrt sich das Verhältnis von Experiment und Simulation um, und die 

Dichtwirkung der Spaltverbindungen bei hohen Drehzahlen wird durch die Simulation über-

schätzt. Da jedoch die thermodynamische Prozessführung qualitativ gut abgebildet wird, 

ergibt sich hieraus allein kein weiterer konkreter Anhaltspunkt dafür, dass eine bestimmter 

Spalt oder eine Spaltart ungünstig modelliert werden. 

 

Aufgrund der deutlichen Drehzahlabhängigkeit der Abbildungsgüte lässt sich zudem vermu-

ten, dass der Profileingriffsspalt bzw. dessen strömungsmechanische und geometrische Mo-

dellierung eine wichtige Rolle spielt. Die extrem klein ausgeführte Spalthöhe des Profilein-

griffsspaltes sowie die nicht klar definierbare Ausprägung der Kontaktzone der beiden Roto-

ren erschwert die geometrische Modellierung, so dass, ähnlich wie beim Hauptrotorgehäuse-

spalt, keine eindeutige Zuordnung zu einer Spaltform möglich ist. Am Beispiel des VR3 ist 

die Definition der Spaltlänge in Strömungsrichtung stark von dem vordefinierten Parameter 

der Spalthöhenaufweitung abhängig (Abbildung 6.19), für den keine Erfahrungswerte existie-

ren. Darüber hinaus liegt im Profileingriffsspalt durch die geringe lichte Weite bereits bei ei-

nem Vorvakuumdruck von 100 mbar eine Knudsen-Strömung vor, so dass im gesamten be-

trachteten Vorvakuumdruckbereich von einem Einfluss der Drehzahl auf den Profileingriffs-

spaltmassenstrom ausgegangen werden kann. Eine detailliertere Betrachtung der einzelnen 

Spaltmassenströme erfolgt im weiteren Verlauf der Arbeit. 

 

8.8 Spaltströmungen bei fixierten Rotoren 

Das abschließende Kapitel der Validierung der thermodynamischen Simulation bildet die Un-

tersuchung der Spaltströmung bei fixierten Rotoren. Dieses Experiment ermöglicht zwar auch 
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nur eine integrale Messung der Summe aller Spaltmassenströme, jedoch kann diese Untersu-

chung fast alle weiteren physikalischen Wirkmechanismen wie z.B. Wärmeübergange, Bau-

teilverformungen und Ladungswechsel ausblenden. Insbesondere der Einfluss der Drehzahl 

auf Spaltmassenströme wird durch dieses Experiment ausgeblendet. 

 

Im ersten Schritt wird für drei ausgewählte Eintrittsdrücke zwischen 0,56 und 100 mbar ein 

Vergleich der integralen Spaltmassenströme auf Basis des normierten Massenstroms unter-

sucht. Der Spalteintrittsdruck wird an dem Auslassstutzen vorgegeben, der Austrittsdruck an 

der Einlassseite des Screw Vacuum Blowers aufgeprägt, so dass die Strömungsrichtung durch 

die Spalte der des regulären Betriebs entspricht. Die Eintrittsdrücke sind so gewählt, dass sie 

die drei verschiedenen Strömungsformen abdecken. Der theoretisch maximale Massenstrom 

nach Gl. 4.7, welcher als Bezugsgröße dient, ist für Experiment und Simulation identisch. Die 

Ergebnisse des Experiments sind im Vergleich mit den simulierten Werten in Abbildung 8.20 

dargestellt. 

 

 
Abbildung 8.20: Experimentell bestimmter integraler normierter Massenstrom δ als Funktion des 

Druckverhältnisses Π bei Variation des Eintrittsdruckes pE in der Hauptrotorstellung α 
von 0° im Vergleich mit KaSim 
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Qualitativ kann die Simulation die typischen Charakteristiken der Kontinuumsströmung bei 

100 mbar, der Knudsenströmung bei 32 mbar sowie der molekularen Strömung bei 0,56 mbar 

gut abbilden. Dennoch ergeben sich quantitativ Abweichungen zwischen Experiment und Si-

mulation, wobei die berechneten Spaltmassenströme unabhängig vom betrachteten Druckver-

hältnis und Eintrittsdruck deutlich größer sind. Diese Unterschiede haben sich bereits durch 

die Untersuchung des maximalen Kompressionsverhältnisses bei Variation der Drehzahl an-

gedeutet und werden an dieser Stelle unter Ausschluss anderer Einflüsse bestätigt (Abbildung 

8.3). Auffällig ist die zunehmende Abweichung mit sinkendem Eintrittsdruck. Die relative 

Abweichung ist bei der molekularen Spaltströmung am größten. Die Ursache hierfür ist, eine 

hinreichend genaue Abbildung der Spaltquerschnittsfläche vorausgesetzt, die Modellierung 

der Spaltform bzw. die Wahl des passenden Spaltströmungsmodells. Der Vergleich der nor-

mierten Massenströme für die jeweils optimale Modellierung des Hauptrotorgehäusespaltes 

als VR1, VR3 und VR7 (Abbildung 6.23) zeigt, dass es nicht nur zu erheblichen Unterschie-

den im normierten Massenstrom kommen kann, in diesem konkreten Fall sind die Unterschie-

de bei relativer Betrachtung im molekularen Strömungsbereich ebenfalls am größten. Die 

gleiche Argumentation kann auch auf die Kopfrundungsöffnung angewendet werden, da das 

hier verwendete Modell LBGK die Dichtwirkung der Kopfrundungsöffnung aufgrund der 

fehlenden Berücksichtigung der Kompressibilität unterschätzt. 

 

Im nächsten Schritt wird die Abhängigkeit der Spaltströmung von dem Hauptrotordrehwinkel 

α betrachtet. Die der Berechnung des normierten Massenstroms zugrunde liegende, integrale 

Spaltfläche als Funktion des Hauptrotordrehwinkels ist in Abbildung 8.21 dargestellt. 

 

Die integrale Spaltfläche wird in jeder betrachteten Hauptrotorstellung durch jene Spaltver-

bindungen definiert, welche eine Arbeitskammer mit Kontakt zur Auslassfläche (gelb mar-

kiert) wiederum mit einer anderen Arbeitskammer verbinden. Spaltverbindungen, welche 

zwei Auslassarbeitskammern miteinander verbinden, werden von der Betrachtung ausge-

schlossen. Dies bedeutet, dass über den gesamten Hauptrotorzahnteilungswinkel nicht zwang-

läufig die gleichen Spaltverbindungen zur gesamten Fläche beitragen. 
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Abbildung 8.21: Mittels Kammermodell bestimmte integrale Spaltfläche der verbundenen Auslassar-

beitskammern auf Haupt- und Nebenrotorseite als Funktion des Hauptrotordrehwin-
kels α mit den jeweiligen Anteilen der verschiedenen Spaltkategorien 

 

Die Spaltfläche beträgt im arithmetischen Mittel 63 mm². Ausgehend von dem Hauptrotor-

winkel 0° nimmt die Spaltfläche zunächst ab, da mit fortschreitender Drehung der Rotoren 

insbesondere die Gehäusespalte und der Profileingriffsspalt kürzer werden. Nach Erreichen 

des minimalen Wertes kommt es erneut zu einem Anstieg, welcher jedoch sprungartig erfolgt, 

da durch das Passieren der Auslasssteuerkanten die relevanten Spalte für die jeweils nachlau-

fenden Arbeitskammern bestimmt werden müssen. Der Gehäuse- und Profileingriffsspalt er-

reicht in Bezug auf die Auslassarbeitskammern den maximalen Flächenwert. Danach erfolgt 

wiederum eine Abnahme der Spaltfläche mit zunehmendem Hauptrotordrehwinkel. Der 

Übergang beim Erreichen des Zahnteilungswinkels erfolgt aus geometrischer Sicht perio-

disch. Damit verändert sich die integrale Spaltfläche relativ zum Mittelwert um etwa 30 %. 

Die Aufschlüsselung der jeweiligen Spaltarten zeigt, dass der größte Flächenanteil dem Ge-

häusespalt, Profileingriffsspalt und der Kopfrundungsöffnung zuteil wird. Diese machen be-

reits 77 % der gesamten Spaltfläche aus. 

 

Die integralen Spaltmassenströme in Experiment und Simulation sind in Abbildung 8.22 als 

Funktion des Hauptrotordrehwinkels für ein Druckverhältnis von 0,1 aufgetragen. 
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Abbildung 8.22: Experimentell bestimmter integraler normierter Massenstrom δ als Funktion des 

Hauptrotordrehwinkels α bei Variation des Eintrittsdruckes pE für ein Druckverhält-
nisses Π von 0,1 im Vergleich mit KaSim 

 

Durch die Betrachtung des normierten Massenstromes ist der absolute Einfluss der Spaltflä-

che nicht mehr ersichtlich. Es wird primär der Einfluss der Rotorstellung auf die Drosselwir-

kung der Spaltverbindungen sichtbar und der Vergleich zwischen Experiment und Simulation 

stellt somit ein Maß für die Abbildungsgüte der Spaltform als Funktion des Hauptrotordreh-

winkels dar. Zunächst zeigt sich für die drei repräsentativen Eintrittsdrücke erneut die bereits 

diskutierte Abweichung zwischen Simulation und Experiment (Abbildung 8.20). Die Abwei-

chung ist für die verschiedenen betrachteten Rotorstellungen sehr ähnlich, so dass die Simula-

tion den Einfluss der Rotorstellung auf die Drosselwirkung der Spaltverbindungen qualitativ 

richtig abbildet. Auffällig ist in den Ergebnissen, sowohl im Experiment als auch in der Simu-

lation, dass der normierte Massenstrom bei Hauptrotorwinkeln um 100° deutlich abnimmt. In 

dem vorliegenden Fall vergrößert sich die integrale Spaltfläche und somit der theoretisch ma-

ximal mögliche Spaltmassenstrom beim Überfahren der Steuerkanten auf der Austrittsseite 

(Abbildung 8.21). Der tatsächlich durch diese Spaltverbindungen fließende Spaltmassenstrom 

steigt jedoch trotz vergleichbarer Dichtwirkung der einzelnen Spalte nicht mit an. Als Ursache 
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kann hier die Drosselwirkung der Auslassfläche angeführt werden. In einer Hauptrotorwinkel-

stellung von 100 ° ist die Verbindungsfläche zwischen dem Stutzen und den nachlaufenden 

Arbeitskammern sehr klein, so dass diese Verbindungsfläche bereits den tatsächlich fließen-

den Spaltmassenstrom deutlich limitiert und nicht die Spaltverbindungen. 

 

 
Abbildung 8.23: Mittels Kammermodell bestimmter relativer Anteil der einzelnen Spaltmassenströme 

am Gesamtmassenstrom der Auslassarbeitskammern als Funktion des Hauptrotor-
drehwinkels α für einen Eintrittsdruck pE von 100 mbar und ein Druckverhältnis Π von 
0,1 

 

Die Simulation ermöglicht, analog zur Betrachtung der jeweiligen Spaltverbindungen an der 

integralen Fläche, eine Quantifizierung der Spaltmassenströme der jeweiligen Spaltverbin-

dungen (Abbildung 8.23). Das Verhältnis der Spaltmassenströme zum integralen Spaltmas-

senstrom wird am Beispiel des Eintrittsdruckes von 100 mbar und einem Druckverhältnis von 

0,1 veranschaulicht. Die Verhältnisse sind ähnlich wie die Verhältnisse der Spaltflächen zuei-

nander, jedoch weist die Kopfrundungsöffnung im Vergleich zum Profileingriffsspalt trotz 

kleinerer Fläche den höheren Anteil am integralen Spaltmassenstrom auf. Der Gehäusespalt 

und die Kopfrundungsöffnung verursachen mehr als 80 % des gesamten Spaltmassenstromes. 

Damit wird die bisherige Vermutung untermauert, dass die strömungsmechanische Modellie-

rung insbesondere des Hauptrotorgehäusespaltes sowie der Kopfrundungsöffnung einen signi-
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fikanten Einfluss auf die integralen Spaltmassenströme hat und somit die bereits bekannte 

Unschärfe in der geometrischen Modellierung der Spaltform in Kennzahlen wie dem maxima-

len Kompressionsverhältnis deutlich sichtbar wird. 
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9. Analyse und Evaluierung der physikalisch-technischen 

Wirkmechanismen 
 

Das vorliegende Kapitel beinhaltet eine abschließende Analyse und Evaluierung der physika-

lisch-technischen Wirkmechanismen des Screw Vacuum Blowers, bei der im Gegensatz zu 

den bisherigen Untersuchungen ausschließlich die Simulation als Werkzeug zum Einsatz 

kommt. Dieses Kapitel bietet einen weiteren Einblick in die Details der physikalischen Wirk-

mechanismen. Ein wesentlicher Aspekt ist dabei die Modellierung der inneren Leckage, wel-

che sowohl die Spaltströmung als auch den mittels Ad- und Desorptionskinetik berechneten 

Gasrücktransport über die Oberflächen umfasst. Im zweiten Schritt wird der Ladungswechsel 

auf der Auslassseite näher betrachtet, da dieser einen signifikanten Einfluss auf die thermody-

namische Prozessführung hat. Danach werden die Gastemperaturen betrachtet und basierend 

auf verschiedenen Modellierungsansätzen die Annahme einer isothermen Prozessführung auf 

ihre Plausibilität untersucht. Abschließend erfolgt eine Analyse der auftretenden mechani-

schen Lasten in der Rotorverzahnung durch den unsynchronisierten Betrieb. Die folgenden 

theoretischen Untersuchungen erfolgen immer für Betriebspunkte des maximalen Kompressi-

onsverhältnisses. 

 

9.1 Interne Leckagen 

Die internen Leckagen stellen für den Screw Vacuum Blower den dominieren physikalisch-

technischen Wirkmechanismus dar. Mit Hilfe der Simulation ist es nun möglich, die strö-

mungsmechanischen und thermodynamischen Vorgänge während des Arbeitsspiels detailliert 

zu betrachten. Hierzu wird im ersten Schritt der prinzipielle Einfluss verschiedener physikali-

scher Effekte auf das erreichbare maximale Kompressionsverhältnis dargestellt. Abbildung 

9.1 zeigt die systematische Variation der physikalischen Modelle der inneren Leckage am 

Beispiel des maximalen Kompressionsverhältnisses für eine konstante Drehzahl. Konfigurati-

on /1/ beinhaltet ausschließlich die typischen Spaltverbindungen der Schraubenmaschine, 

welche alle mit stehender Berandung berechnet werden. Konfiguration /2/ berücksichtigt den 

Effekt der bewegten Spaltberandung zur Berechnung des jeweiligen Spaltmassenstromes. 

Konfiguration /3/ erweitert die Spaltverbindungen um die Verbindungen zwischen den Ar-

beitskammern und Lagerräumen und Konfiguration /4/ fügt die Modellierung der Ad- und 

Desorptionseffekte hinzu. Diese Konfiguration entspricht der Standardkonfiguration, welche 

im Rahmen der Validierung verwendet wird. 
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Abbildung 9.1: Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei  

Variation der physikalischen Modelle für die innere Leckage bei einer Drehzahl n von 
6000 min-1   
/1/ feststehende Berandung [3]  
/2/ bewegte Berandung [6]  
/3/ bewegte Berandung mit Verbindung zu den Lagerstellen (Kapitel 6.7)  
/4/ bewegte Berandung mit Lagerstellen und Sorptionskinetik (Kapitel 6.5) 

 

Generell lässt sich feststellen, dass mit Erweiterung und Verfeinerung der geometrischen und 

physikalischen Modellierung das absolut maximal erreichbare Kompressionsverhältnis stetig 

abnimmt. Im Gegensatz zu vergleichbaren Betrachtungen [6] lässt sich für den Maschinentyp 

des Screw Vacuum Blowers jedoch eine Besonderheit feststellen. Die Berücksichtigung be-

wegter Spaltberandungen führt für Vorvakuumdrücke größer als 10 mbar zu einem Anstieg 

des maximal erreichbaren Kompressionsverhältnisses. Erst für kleinere Vorvakuumdrücke ist 

eine Abnahme des maximalen Kompressionsverhältnisses sichtbar. Im Bereich der hohen 

Vorvakuumdrücke scheint die Reduzierung der Spaltmassenströme durch den Einfluss der 

bewegten Berandung, z.B. für die Gehäusespalte, den Einfluss der Spaltmassenstromminde-

rung z.B. für den Profileingriffsspalt zu überwiegen. Die Berücksichtigung der Spaltverbin-

dungen zu den Lagerstellen an den Stirnseiten der Rotoren hat keinen sehr großen Einfluss, 

führt aber für alle betrachteten Vorvakuumdrücke zu einer relativ gleichmäßigen Abnahme 
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des maximalen erreichbaren Kompressionsverhältnisses. Die Berücksichtigung des Gasrück-

transportes auf Basis der Sorptionskinetik hat für Vorvakuumdrücke kleiner als 4 mbar einen 

signifikanten Einfluss. Bei dem minimalen betrachteten Vorvakuumdruck sinkt das maximal 

erreichbare Kompressionsverhältnis von 70 auf 24 ab. Und erst bei Hinzunahme aller nach 

dem aktuellen Stand der Technik bekannten Wirkmechanismen zur Modellierung der inneren 

Leckage lässt sich ein qualitativ und quantitativ gutes Simulationsergebnis erzielen. 

 

Auf Basis der bereits bekannten Konfiguration /4/ werden im Folgenden die internen Lecka-

gen detaillierter untersucht, wobei zusätzlich zur grundsätzlichen Unterscheidung zwischen 

Spaltströmung und Gasrücktransport auch eine Aufschlüsselung der Wirkung der einzelnen 

Spaltarten erfolgt. Die Darstellung der inneren Leckage erfolgt im Weiteren in dimensionslo-

ser Form. Die dimensionslose innere Leckage m als Funktion der Phase s wird als das Verhält-

nis des jeweiligen Leckagemassenstrom m(s)̇  zum Fördermassenstrom der Kammer 

ṁKammer(𝑠𝑠) gebildet. Der Fördermassenstrom der Kammer stellt eine theoretische Größe dar, 

welche sich aus der Masse des in der Arbeitskammer eingeschlossenen Fluides mKammer und 

der Modellfrequenz fm ergibt (Gl. 9.1).  

 

mKammerKammer f)s(m
)s(m

)s(m
)s(m

⋅
==m






 Gl. 9.1 

 

Der wesentliche Vorteil dieser dimensionslosen Darstellung ist, insbesondere gegenüber dem 

normierten Spaltmassenstrom δ (Gl. 4.6), die direkte Beurteilung der Relevanz einer Spalt-

strömung. Ein dimensionsloser Leckagemassenstrom von eins bedeutet, dass der in eine Ar-

beitskammer ein- oder ausströmende Leckagemassenstrom dem theoretischen Fördermassen-

strom der Arbeitskammer entspricht und damit für die Zustandsänderung in der Arbeitskam-

mer eine erhebliche Relevanz hat. Ein Absinken des dimensionslosen Leckagemassenstromes  

bedeutet dementsprechend eine abnehmende Bedeutung des Leckagemassenstromes für die 

thermodynamischen Zustandsänderungen. 

 

Um zunächst die Unterschiede in der Wirkung der einzelnen inneren Leckagen aufzuzeigen, 

wird der dimensionslose Leckagemassenstrom m als Funktion der Phase s für eine repräsenta-

tive Arbeitskammer in den drei Phasen des Arbeitsspiels betrachtet (Abbildung 9.2). Da Ka-

Sim ein Mehrkammermodell zu Grunde liegt, muss entsprechend eine repräsentative Arbeits-

kammer für die Haupt- und Nebenrotorseite betrachtet werden. Die gewählte Vorzeichenkon-
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vention besagt, dass ein positiver Wert einen Zustrom in die betrachtete Arbeitskammer be-

deutet, ein negativer Wert entspricht einem Abstrom. 

 

 

 
Abbildung 9.2: Dimensionslose Leckagemassenströme m als Funktion der Phase s für die Haupt- (oben) 

und Nebenrotorarbeitskammer (unten)  
Vorvakuumdruck pV = 100 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1 

 

Als erstes wird eine Drehzahl von 6000 min-1 bei einem Vorvakuumdruck von 100 mbar be-
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trachtet. Für beide repräsentativen Arbeitskammern lässt sich feststellen, dass der dimensions-

lose Massenstrom durch Ad- und Desorption erwartungsgemäß eine untergeordnete Rolle 

spielt. Am Beispiel des dimensionslosen Gehäusespaltmassenstromes der Hauptrotorarbeits-

kammer werden typische Effekte der Spaltströmung und deren Wirkung erläutert. Im Bereich 

des Ansaugvorgangs weist der Spaltmassenstrom einen negativen Wert auf, der bedeutet einen 

Abstrom aus der betrachteten Arbeitskammer. Ursache hierfür ist die Tatsache, dass sich meh-

rere Arbeitskammern gleichzeitig in der Phase des Ansaugvorgangs befinden und damit einen 

nahezu identischen Druck haben. Dementsprechend wird die Spaltströmung nicht durch eine 

Druckdifferenz hervorgerufen, sondern nahezu ausschließlich durch den Effekt der bewegten 

Spaltberandung. Erst zu Ende des Ansaugvorgangs hin lässt sich ein deutlicher Zustrom in die 

Arbeitskammer feststellen. Dieser wird durch die Druckdifferenz zwischen Eintrittsdruck und 

Druck der vorlaufenden gekapselten Arbeitskammer initiert. Während des Verdichtungsvor-

gangs erreicht der dimensionslose Gehäusespaltmassenstrom seinen Maximalwert, welcher 

bei zwei liegt. Die in einem betrachteten Zeitintervall in die Arbeitskammer einströmende 

Fluidmasse ist doppelt so groß wie die in der Arbeitskammer gekapselten Fluidmasse. Mit 

Erreichen der Steuerkanten auf der Austrittsseite und Beginn des Ausschiebevorgangs wech-

selt der dimensionslose Spaltmassenstrom aufgrund des sprungartigen Druckanstiegs das Vor-

zeichen und es kommt mit fortlaufender Phase zu einer signifikanten Abströmung aus der 

Hauptrotorarbeitskammer. 

 

Allerdings ist es nicht grundsätzlich möglich, die Haupt- und Nebenrotorseite getrennt vonei-

nander zu betrachten, da z.B. mit der Kopfrundungsöffnung eine Spaltverbindung existiert, 

welche jeweils eine Haupt- und Nebenrotorkammer miteinander verbindet. Für die Hauptro-

torarbeitskammer ist im Phasenbereich zwischen 2,7 und 4,2 ein signifikanter Zustrom zu 

erkennen, welcher seinen Ursprung auf der Nebenrotorseite während des Ausschiebevorgangs 

hat (Phasenbereich 5,8 bis 7,4). Für den Profileingriffsspalt sind vergleichbare Beobachtungen 

zu machen, allerdings verbindet dieser auch zwei Nebenrotorkammern miteinander. Dement-

sprechend ist der dimensionslose Profileingriffsspaltmassenstrom der Nebenrotorseite deut-

lich größer als der der Hauptrotorseite. 

 

Der Einfluss der Stirnspalte und der Lagerraumverbindungen ist für beide repräsentativen 

Arbeitskammern jeweils zu Beginn und zum Ende des Arbeitsspiels von Bedeutung. Während 

des Entstehungsvorgangs der Arbeitskammern findet ein Zustrom über die Stirnseiten statt, 

während des Verschwindens der Arbeitskammer ein entsprechender Abstrom.  
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Abbildung 9.3 zeigt die dimensionslosen Leckagemassenströme m der Hauptrotorseite als 

Funktion der Phase s bei einer Drehzahl von 6000 min-1 und einem Vorvakuumdruck pV von 

0,1 mbar. Auf eine erneute Darstellung der Nebenrotorarbeitskammer wird im Rahmen dieser 

Arbeit verzichtet. Erwartungsgemäß steigt mit sinkendem Vorvakuumdruck die Relevanz der 

Ad- und Desorption. Das im Rahmen dieser Arbeit implementierte Modell, welches eine 

Kombination aus Ad- und Desorptionskinetik und einem Transfermechanismus umfasst, funk-

tioniert als innere Leckage und verursacht einen Massenstrom von der Austritts- zur Ein-

trittsseite. Für einen Vorvakuumdruck pV von 0,1 mbar ist die Ad- und Desorption die domi-

nierende innere Leckage. Der Wirkmechanismus ist für die Gehäuse- und Rotoroberflächen 

ähnlich, weswegen beide dimensionslosen Massenströme zusammengefasst dargestellt wer-

den. 

 

 
Abbildung 9.3: Dimensionslose Leckagemassenströme m als Funktion der Phase s für die Hauptrotor-

arbeitskammer  
Vorvakuumdruck pV = 0,1 mbar, Drehzahl n = 6000 min-1 

 

Des Weiteren ist im Hinblick auf die weiteren inneren Leckagen auffällig, dass für den be-

trachteten Vorvakuumdruck die Kopfrundungsöffnung für den größten dimensionslosen Mas-
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senstrom verantwortlich ist und nicht mehr der Gehäusespalt. Dabei ist der dimensionslose 

Massenstrom der Kopfrundungsöffnung im Vergleich zum Vorvakuumdruck von 100 mbar 

nahezu konstant geblieben (Abbildung 9.2), der dimensionslose Massenstrom für den Gehäu-

se- und Profileingriffsspalt nimmt jedoch deutlich ab. 

 

Das Durchströmungsverhalten der Lagerraumspalte erfährt durch die Absenkung des Vorva-

kuumdruckes ebenfalls eine signifikante Veränderung. Unabhängig von der jeweiligen Phase 

des Arbeitsspiels haben die dimensionslosen Massenströme der Lagerraumspalte immer ein 

positives Vorzeichen und strömen somit immer in die Hauptrotorarbeitskammer ein. Der 

Grund hierfür sind die an den Lagerstellen modellierten Leckagen. Bei einem Vorvakuum-

druck von 0,1 mbar ist auf der Hauptrotorseite der Druck in der Lagerstelle im zeitlichen Mit-

tel größer als der Vorvakuumdruck (Abbildung 8.12). Dementsprechend ist die Strömungs-

richtung an Lagerraumspalten unabhängig vom tatsächlichen Arbeitskammerdruck. 

 

Die Auswertung auf Basis des dimensionslosen Leckagetmassenstromes ermöglicht einen 

sehr detaillierten Einblick in die Entstehung und Wirkung der inneren Leckagen. Allerdings 

ermöglicht diese Form der Darstellung keine integrale Aussage über die schädliche Wirkung 

einer bestimmten inneren Leckage im Vergleich zu den anderen. Eine solche Quantifizierung 

erfordert eine logische Zusammenführung der Informationen von Haupt- und Nebenrotorar-

beitskammern und abschließende Mittelwertbildung. Im bisherigen Verlauf dieser Arbeit sind 

zu diesem Zweck die Spaltmassenströme der ausschiebenden Arbeitskammern betrachtet 

worden. Allerdings konnte im Rahmen der experimentellen Auswertung mit diesem Ansatz 

kein zufriedenstellendes Ergebnis erreicht werden. Durch die abschließende Analyse der Si-

mulationsergebnisse kann dieser Umstand, wie bereits vermutet, auf die gekapselte Arbeits-

kammer zurückgeführt werden. Die auf der Austrittsseite entstehenden Spaltmassenströme 

haben zwar einen Einfluss auf den thermodynamischen Prozess, allerdings ist für das erreich-

bare Saugvermögen oder den minimal erreichbaren Enddruck bei isothermer Prozessführung 

entscheidend, welchen Anteil die inneren Leckagen an der Kammerfüllung nehmen. Aus die-

sem Grund wird zusätzlich zu einer Betrachtung der Spaltmassenströme der ausschiebenden 

Arbeitskammern eine Betrachtung der ansaugenden Arbeitskammern vorgenommen. Die De-

finition der jeweiligen Spaltmassenströme für die Eintritts- und Austrittsseite ist in Abbil-

dung 9.4 veranschaulicht.  
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Abbildung 9.4: Definition der inneren Leckagemassenströme für Ein- und Austritt am Beispiel eines 

vereinfachten Kammermodells 

 

Als Eintritt bzw. Austritt gelten alle Arbeitskammern, welche durch eine Ein- oder Auslassflä-

che mit dem Einlass oder Auslass verbunden sind. Demensprechend werden für die Spaltmas-

senströme des Eintritts die inneren Leckagemassenströme ṁ1 und ṁ2 betrachtet. Für die Le-

ckagemassenströme der Austrittsseite werden hingegen ṁ1 und ṁ3 betrachtet.  

 

Abbildung 9.5 zeigt den Anteil der bereits betrachteten Kategorien (Abbildung 9.2) an der 

gesamten inneren Leckage als Funktion des Vorvakuumdruckes für eine Drehzahl von 6000 

min-1. Die Bilanzierung erfolgt dabei sowohl für die inneren Leckagen der ausschiebenden 

Arbeitskammern (Austritt) als auch der ansaugenden Arbeitskammern (Eintritt). Bei der Bi-

lanzierung an der Austrittsseite ergibt sich hinsichtlich der Gewichtung der jeweiligen Kate-

gorien ein ähnliches Bild wie bei der Analyse der Spaltströmung der fixierten Rotoren 

(Abbildung 8.23). Nahezu in dem gesamten betrachteten Vorvakuumdruckbereich sind die 

Gehäusespalte und die Kopfrundungsöffnung für ca. 80 % der Rückströmung aus den aus-

schiebenden Arbeitskammern verantwortlich. Der Einfluss der Stirnspalte und Lagerraumver-

bindung kann fast vollständig vernachlässigt werden. Lediglich der Profileingriffsspalt besitzt 

noch einen relevanten Anteil von etwa 10 %. Der Einfluss der Ad- und Desorption steigt erst 

für Vorvakuumdrücke unterhalb von 1 mbar deutlich an und erreicht einen maximalen Anteil 

von 30 %. Dieser Anteil erscheint jedoch gemessen an dem Einfluss auf das maximal erreich-

bare Kompressionsverhältnis relativ gering (Abbildung 9.1). 

 

Eintritt Gekapselte Arbeitskammer Austritt 
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Abbildung 9.5: Anteile der inneren Leckagen am gesamten inneren Leckagemassenstrom bilanziert für 

die Arbeitskammern am Aus- und Eintritt als Funktion des Vorvakuumdruckes pV für 
eine Drehzahl n von 6000 min-1 

 

Dementsprechend erfolgt ebenfalls eine Auswertung für die inneren Leckagen der ansaugen-

den Arbeitskammern. Für diese Auswertung ergibt sich eine deutliche Veränderung der Ge-
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wichtung der jeweiligen Kategorien. Der Profileingriffsspalt stellt mit bis zu 70 % die maß-

gebliche innere Leckage dar, deren Anteil für niedrige Vorvakuumdrücke durch den deutlich 

steigenden Anteil der Ad- und Desorption auf etwa 40 % absinkt. Der Anteil der Gehäusespal-

te und der Kopfrundungsöffnung ist ausschließlich bei hohen Vorvakuumdrucken mit bis zu 

40 % Anteil relevant. 

 

Diese massiven Unterschiede in der Bedeutung einer Kategorie bei der Entstehung der inne-

ren Leckage und ihrer tatsächlichen Wirkung z.B. auf das erreichbare maximale Kompressi-

onsverhältnis sind auf die gekapselte Arbeitskammer zurückzuführen. Der Effekt kann am 

Beispiel der Kopfrundungsöffnung veranschaulicht werden. Diese stellt eine Verbindung zwi-

schen der ausschiebenden Arbeitskammer des Nebenrotors und der nachlaufenden Hauptro-

torarbeitskammer dar. Da diese Arbeitskammer zu jedem Zeitpunkt des Arbeitsspiels gekap-

selt ist, kann das durch die Kopfrundungsöffnung strömende Fluid entweder dort verbleiben 

und erneut zur Auslassseite transportiert werden oder durch eine weitere Spaltverbindung zur 

Einlassseite fließen. Da die Kopfrundungsöffnung der Saugseite (Abbildung 1.6) lediglich 

zwei Arbeitskammern auf Haupt- und Nebenrotor verbindet, welche bereits durch den Ein-

lassstutzen miteinander verbunden sind, spielt die Kopfrundungsöffnung bei der Analyse der 

Leckagen der ansaugenden Arbeitskammern eine vernachlässigbare Rolle. 

 

Eine weitere Konsequenz, welche sich aus der gekapselten Arbeitskammer ergibt, ist, dass die 

auf der Austrittsseite entstehenden Spaltmassenströme nicht zwangsläufig die Einlassseite 

erreichen müssen, da nicht alle Spaltarten eine direkte Verbindung zwischen Einlass und Aus-

lass der Maschine darstellen. Das Verhältnis der inneren Leckagemassenströme M, welche in 

die Arbeitskammern der Eintrittsseite einströmen und auf der Austrittsseite entstehen, kann als 

Dichtwirkung der gekapselten Arbeitskammer interpretiert werden (Gl. 9.2). 

 

Austritt,Leckage

rittintE,Leckage

m
m

M



=  Gl. 9.2 

 

Ein kleiner Zahlenwert für das innere Leckagemassenstromverhältnis entspricht einer hohen 

Dichtwirkung. Das Leckagemassenstromverhältnis M für den Screw Vacuum Blower in Ab-

bildung 9.6 als Funktion des Vorvakuumdruckes veranschaulicht. 
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Abbildung 9.6: Inneres Leckagemassenstromverhältnis M zwischen Ein- und Austritt als Funktion des 

Vorvakuumdruckes pV für eine Drehzahl von 6000 min-1 

 

Die Spaltmassenströme, welche in die ansaugende Arbeitskammer einströmen, betragen, je 

nach betrachtetem Vorvakuumdruck und zugehörigem Kompressionsverhältnis, zwischen 17 

und 26 % der Spaltmassenströme, welche an der Austrittsseite entstehen. Dieser Effekt ist auf 

die serielle Verknüpfung der verschiedenen Spalte als Folge der gekapselten Arbeitskammer 

zurückzuführen. Einerseits kann ein Teil des Fluides in der gekapselten Arbeitskammer ver-

weilen und erneut zu Austrittsseite gefördert werden, andererseits steigt durch den insbeson-

dere im K0-Betrieb niedrigen Druck in der gekapselten Arbeitskammer die Drosselwirkung 

der Spalte zur Eintrittsseite deutlich an. Dieser Effekt ist wahrscheinlich die Hauptursache für 

die in Abbildung 7.16 diskutierte normierte Rückströmung, welche mit sinkendem Eintritts-

druck trotz konstantem Vorvakuumdruck ebenfalls sinkt. 

 

Am Beispiel eines Vorvakuumdruckes von 100 mbar wird der Einfluss der Drehzahl auf die 

Zusammensetzung der inneren Leckagemassenströme am Eintritt gezeigt (Abbildung 9.7). 
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Abbildung 9.7: Anteile der inneren Leckagen am gesamten inneren Leckagemassenstrom bilanziert für 

die Arbeitskammern am Eintritt als Funktion der Drehzahl n für einen Vorvakuumdru-
ckes pV von 100 mbar 

 

Der Einfluss der Drehzahl auf die Anteile der jeweiligen Spaltkategorien ist sehr unterschied-

lich. Die Lagerraumspalte sowie die Kopfrundungsöffnung weisen nur eine geringe Verände-

rung mit zunehmender Drehzahl auf. Auch die Stirnspalte, welche absolut einen relativ gerin-

gen Anteil haben, sind zumindest in Summe für die Ein- und Austrittsseite nahezu konstant. 

Mit zunehmender Drehzahl ist jedoch eine vollständige Verschiebung zwischen der Ein- und 

Austrittsseite festzustellen, wobei mit steigender Drehzahl und steigendem maximalen Kom-

pressionsverhältnis der Einfluss der Stirnspalte an der Eintrittsseite vernachlässigbar klein 

wird. Eine signifikante Drehzahlabhängigkeit weisen die Anteile der Gehäuse- und Profilein-

griffsspalte auf. In Summe zeigen diese ein ähnliches Verhalten wie die Stirnspalte, jedoch 

sind diese beiden Spaltarten für mehr als 70 % der Spaltmassenströme in die ansaugende Ar-

beitskammer verantwortlich. Beginnend bei den kleinen Drehzahlen hat der Gehäusespalt den 

größten Anteil. Dieser nimmt mit zunehmender Drehzahl ab und im Gegenzug steigt der An-

teil des Profileingriffsspaltes. Bei der maximalen Drehzahl von 18.000 min-1 beträgt der An-

teil 70 %. Ad- und Desorption spielt bei dem betrachteten Vorvakuumdruck erwartungsgemäß 

keine Rolle und ist dementsprechend in der Darstellung nicht sichtbar. 
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Eine Betrachtung der Dichtwirkung der gekapselten Arbeitskammer mit Hilfe des Spaltmas-

senstromverhältnisses M als Funktion der Drehzahl n für einen konstanten Vorvakuumdruck 

pV von 100 mbar zeigt Abbildung 9.8. 

 

 
Abbildung 9.8: Inneres Leckagemassenstromverhältnis M zwischen Ein- und Austritt als Funktion der 

Drehzahl n für einen Vorvakuumdruck pV von 100 mbar 

 

Das Verhältnis der inneren Leckagemassenströme ist bei Drehzahlen kleiner als 2000 min-1 

größer als 100 %, was einer sehr schlechten Dichtwirkung entspricht. Dies äußert sich sowohl 

in der Simulation als auch im Experiment in dem minimal erreichbaren Enddruck und dem 

Verlauf des Druckes in den Arbeitskammern. Die Ergebnisse der Druckindizierung bei Dreh-

zahlen unterhalb von 3000 min-1 weisen alle einen charakteristischen Druckanstieg nach 

Kammerabschluss in Kombination mit einem nahezu konstanten Druckverlauf während der 

Verdichtungsphase auf (Abbildung 8.15 und Abbildung 8.16). Dieser Verlauf ist auf die 

schlechte Dichtwirkung und die damit verbundenen hohen Spaltmassenströme in die ansau-

genden Arbeitskammern zurückzuführen. Mit zunehmender Drehzahl steigt die Dichtwirkung 

an und das Verhältnis der inneren Leckagemassenströme sinkt und konvergiert gegen einen 

Wert von 20 %. 
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Die Analyse der Drehzahlabhängigkeit verdeutlicht die Komplexität der Wechselwirkung der 

verschiedenen physikalischen Effekte und die Sensitivität des maximalen Kompressionsver-

hältnisses bezüglich der Gehäuse- und Profileingriffsspalte. Die Modellierungsgüte der ge-

samten Simulation ist wahrscheinlich maßgeblich durch die Modellierung diese beiden Spalt-

arten beeinflusst. Es liegt die Vermutung nahe, dass bei niedrigen Drehzahlen die Dichtwir-

kung der Gehäusespalte unterschätzt wird und so ein zu großer Spaltmassenstrom berechnet 

wird. Diese Problematik ist hauptsächlich durch die eingeschränkte Modellierungsmöglichkeit 

für den Hauptrotorgehäusespalt bedingt (Abbildung 6.22). Für den Profileingriffsspalt steht 

die Abbildungsgüte der bewegten Spaltberandung im Vordergrund. Für den Gehäusespalt ist 

wie zu erwarten eine Zunahme der Dichtwirkung erkennbar, für den Profileingriffsspalt ist 

eine Zunahme des Spaltmassenstroms zu erwarten [6] [70]. Allerdings zeigt die Auswertung 

der Simulation, dass der Einfluss der Drehzahl auf den Profileingriffsspaltmassenstrom integ-

ral verhältnismäßig klein ausfällt, die mit steigender Drehzahl zunehmende Bedeutung des 

Profileingriffsspaltes (Abbildung 9.7) ist dabei vor allem auf die Abnahme des Gehäusespalt-

massenstroms mit zunehmender Drehzahl zurüclkzuführen. 

 

 
Abbildung 9.9: Exemplarische Darstellung der Berandungsgeschwindigkeit nach [6] im Profileingriffs-

spalt 

 

Abbildung 9.9 verdeutlicht die Problematik der bewegten Spaltberandung an einem Profil-

eingriffsspalt im Stirnschnitt. Das Spaltströmungsmodell der bewegten Spaltberandung geht 

„Zwickelraum“ 
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von einer Impulsübertragung beim Kontakt des Fluides mit der Berandung im Spalt aus [6]. 

Dies ist in KaSim durch die Angabe einer Berandungsgeschwindigkeit in Spaltströmungsrich-

tung umgesetzt. In dem gezeigten Fall ergibt sich für den Hauptrotor eine entsprechende Ge-

schwindigkeitskomponente. Sowohl für den Nebenrotor als auch den Hauptrotor ist die Kom-

ponente der Umfangsgeschwindigkeit in Spaltströmungsrichtung jedoch nahezu null. 

 

In diesem Beispiel stößt das Spaltströmungsmodell mit bewegter Berandung an eine Grenze, 

da es lediglich den Aspekt der Impulsübertragung im Spalt berücksichtigt, nicht jedoch den 

Einfluss der Zwickelraumgeometrie [2] vor dem Spalt [6]. In diesem Volumen vor dem Spalt 

treffen dann die geometrische Verkleinerung des Volumens und die Impulsübertragung als 

Wirkmechanismen zusammen und erzeugen so einen Spaltmassenstrom, der als Funktion der 

Drehzahl deutlich größer ist, als er von KaSim nur unter Berücksichtigung der bewegten Be-

randung berechnet werden kann [70]. 

 

Die bisherige Bewertung der inneren Leckagen hinsichtlich ihres Einflusses auf das maximal 

erreichbare Kompressionsverhältnis erfolgt bei einer gegebenen Spalthöhenkonfiguration un-

ter Variation der Betriebsparameter Vorvakuumdruck und Drehzahl. Diese Bewertung wird im 

Folgenden durch eine separate Variation aller Spalthöhen bei konstanten Betriebsparametern 

ergänzt. Ausgehend von der bisher betrachteten Spalthöhenkonfiguration wird eine Variation 

der Spalthöhe in Form einer Halbierung und Verdopplung durchgeführt und die Veränderung 

im maximalen Kompressionsverhältnis betrachtet. Für die Kopfrundungsöffnung wird die 

Spalthöhenänderung aufgrund der eher dreieckigen Form gleichmäßig auf Höhe und Breite 

aufgeteilt. 

 

Abbildung 9.10 zeigt den Einfluss einer Spalthöhenänderung auf das maximal erreichbare 

Kompressionsverhältnis als Funktion der relativen Spalthöhenänderung. Die Auswertung 

zeigt einen zu den bisherigen Untersuchungen vergleichbaren Einfluss der jeweiligen Spaltar-

ten auf das maximal erreichbare Kompressionsverhältnis. Den größten Einfluss hat der Profil-

eingriffsspalt gefolgt vom Hauptrotorgehäusespalt, welcher an dieser Stelle erstmal getrennt 

vom Nebenrotorgehäusespalt betrachtet wird. Der Nebenrotorgehäusespalt fällt in seinem 

Einfluss noch hinter den Stirnspalt der Austrittsseite zurück. Den geringsten Einfluss haben 

die Kopfrundungsöffnung und der Stirnspalt der Eintrittsseite.  
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Abbildung 9.10: Einfluss einer Spalthöhenänderung auf das maximale Kompressionsverhältnis bei ei-

nem Vorvakuumdruck pV von 100 mbar und einer Drehzahl von 6000 min-1 ausgehend 
von den Standardspalthöhen nach Tabelle 1.2 

 

Der Mechanismus der Ad- und Desorption ist bisher nicht hinsichtlich des Einflusses der ver-

wendeten Parameter untersucht worden. Als wesentliche Größe ist die Desorptionsenergie Edes 

zu nennen. Dieser Wert wird in der Literatur oftmals nur in einem Wertebereich angegeben, so 

dass an dieser Stelle für eine Drehzahl von 6000 min-1 eine Variation der Desorptionsenergie 

erfolgt. Betrachtet wird zunächst der integrale Einfluss auf das maximal erreichbare Kom-

pressionsverhältnis (Abbildung 9.11). 

 

0%

20%

40%

60%

80%

100%

120%

140%

160%

180%

200%

50% 100% 200%Re
la

tiv
es

 m
ax

im
al

es
 K

om
pr

es
si

on
sv

er
hä

ln
is

se
s 

K 0
[-]

Relative Spalthöhe h [-]

Kopfrundungsöffnung Stirnspalt Eintrittsseite Stirnspalt Austrittsseite

Gehäsuespalt Hauptrotor Gehäusespalt Nebenrotor Profileingriffsspalt



326 

 
Abbildung 9.11: Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

Variation der Desorptionsenergie Edes für eine Drehzahl n von 6000 min-1 

 

Die Desorptionsenergie wird in einem Wertebereich zwischen 40 und 100 kJ/mol variiert, 

wobei der für die Validierung gewählte Wert 80 kJ/mol beträgt. Der integrale Einfluss auf das 

maximale Kompressionsverhältnis ist als gering zu bewerten und führt bei einem Vorvaku-

umdruck von 0,1 mbar zu einer Vergrößerung des maximalen Kompressionsverhältnisses von 

10 %, wobei das Kompressionsverhältnis mit steigender Desorptionsenergie zunimmt. Ein 

Einfluss der Desorptionsenergie ist im Detail jedoch signifikant sichtbar. Hierzu zeigt Abbil-

dung 9.12 den Bedeckungsgrad Θ der Hauptrotorgehäusearbeitskammern auf der Gehäuse-

fläche als Funktion der Phase s. Als Randbedingungen sind ein Vorvakuumdruck pV von  

0,1 mbar und eine Drehzahl n von 6000 min-1 gewählt. Als Parameter wird erneut die Desorp-

tionsenergie variiert. 
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Abbildung 9.12: Bedeckungsgrad Θ der Hauptrotorgehäusefläche der Arbeitskammer als Funktion der 

Phase s bei Variation der Desorptionsenergie Edes für einen Vorvakuumdruck pV von 0,1 
mbar und eine Drehzahl n von 6000 min-1 

 

Der Bedeckungsgrad zeigt in den Phasen des Arbeitsspiels eine dem Arbeitskammerdruck 

ähnliche Charakteristik, da der Druck maßgeblich den Mechanismus der Ad- und Desorption 

beeinflusst. Der Bedeckungsgrad steigt mit Beginn der Verdichtungsphase an und erreicht 

nach dem Druckausgleich zwischen ausschiebender Arbeitskammer und Auslass seinen ma-

ximalen Wert. Mit zunehmender Desorptionsenergie steigt der Bedeckungsgrad absolut gese-

hen an, jedoch ist die Phasenabhängigkeit nahezu unverändert. Da, etwas vereinfacht betrach-

tet, die Differenz im Bedeckungsgrad zwischen Ein- und Austrittsniveau die Ad- und Desorp-

tionsrückströmung bestimmt, ist kein signifikanter Einfluss auf das maximale Kompressions-

verhältnis zu erkennen. Die maximale Bedeckungsgraddifferenz nimmt mit steigender 

Desorptionsenergie um etwa 20 % ab. Da der Anteil der Ad- und Desorption im betrachteten 

Betriebspunkt etwa 50 % beträgt (Abbildung 9.5), ergibt sich damit überschlägig die beobach-

tete Veränderung im maximalen Kompressionsverhältnis von 10 %. 
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9.2 Ladungswechsel 

Der Ladungswechsel stellt einen wichtigen technisch-physikalischen Wirkmechanismus dar. 

Um den Einfluss des Ladungswechsels zu evaluieren, wird am Beispiel des maximal erreich-

baren Kompressionsverhältnisses eine Variation des zur Berechnung des Ein- und Auslass-

massenstroms verwendeten Modells durchgeführt. Das maximale Kompressionsverhältnis als 

Funktion des Vorvakuumdruckes für eine Drehzahl von 6000 min-1 bei Variation des La-

dungswechselmodells ist in Abbildung 9.13 dargestellt. Die weiteren Eigenschaften des 

Kammermodells wie z.B. die inneren Leckagen bleiben unverändert. 

 

 
Abbildung 9.13: Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

Variation des physikalischen Modells für den Ladungswechsel auf Ein-und Auslassflä-
chen für für eine Drehzahl n von 6000 min-1   
/1/ Druckausgleichende Verbindung  
/2/ Adiabat reversible Düsenströmung  
/3/ Vakuumspalt mit Blendengeometrie [3]  
/4/ LBGK 

  

Das verwendete Modell /1/ stellt einen Sonderfall dar, bei dem eine druckausgleichende Ver-

bindung angenommen wird. Diese berechnet den Massenstrom zwischen zwei Volumina der-

art, dass innerhalb eines infinitesimal kleinen Zeitschrittes die Drücke der Fluide angeglichen 
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werden. Modell /2/ entspricht einer adiabat reversiblen Düsenströmung und somit dem von 

[6] vorgeschlagenen Modell für die Simulation des Ladungswechsels bei Wälzkolben-

Vakuumpumpen. Für Variante /3/ wird die Ein- und Auslassflächen als blendenartige Geome-

trie VR9_1 mit Hilfe des Messdatenmodells [3] modelliert. Das Modell /4/ entspricht dem 

LBGK Modell, welches im Rahmen der Validierung standardmäßig verwendet wird. 

 

Die größten maximalen Kompressionsverhältnisse werden mit dem Model /4/ erzielt. Jedes 

andere Modell führt zu teilweise deutlich abweichenden Ergebnissen. Besonders hervorzuhe-

ben sind dabei Modell /1/ und Modell /3/. Die Ursache der Abweichungen kann mit Hilfe des 

Druckes in den Arbeitskammern veranschaulicht werden (Abbildung 9.14). 

 

 
Abbildung 9.14: Arbeitskammerdruck p der Hauptrotorseite als Funktion der Phase s für einen Vorva-

kuumdruck pV von 10 mbar bei Variation des physikalischen Modells für den La-
dungswechsel auf Ein-und Auslassflächen für eine Drehzahl n von 6000 min-1   
/1/ Druckausgleichende Verbindung  
/2/ Adiabat reversible Düsenströmung  
/3/ Vakuumspalt mit Blendengeometrie [3]  
/4/ LBGK 

 

Die beiden Modelle  /1/ und /3/ stellen eine Art Grenzfall in der Betrachtung dar. Modell /1/ 
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len Druckanstieg nach Überfahren der Steuerkanten am Austritt, wohingegen der Anstieg für 

Modell /3/ sehr langsam erfolgt. An dieser Stelle lässt sich für den Screw Vacuum Blower 

zunächst festhalten, dass eine Verzögerung des Druckanstieges nach dem Öffnen der Arbeits-

kammer einen positiven Effekt auf das erreichbare maximale Kompressionsverhältnis hat. 

Eine Verzögerung des Druckanstiegs ist mit einem im Mittel niedrigeren Druck an den Spal-

ten verbunden und reduziert somit effektiv die Spaltmassenströme. In der ersten Phase des 

Ladungswechsels kann eine Drosselung durch die Auslassfläche prinzipiell vorteilhaft sein, da 

im Wesentlichen nur Fluid aus dem Auslass in die Arbeitskammer einströmt. Nach Erreichen 

eines Druckausgleiches beginnt die zweite Phase des Ladungswechsels, bei dem das Fluid der 

vormals gekapselten Arbeitskammer und das in Phase eins zurückgeströmte Fluid ausgescho-

ben werden muss. In dieser Phase ist, wie die Simulation mit Modell /3/ zeigt, eine Drosse-

lung der Auslassfläche von Nachteil, da es zu einer signifikanten Druckerhöhung in der Ar-

beitskammer führen kann. Der höhere Druck bedingt als Folge eine höhere Leistungsaufnah-

me sowie eine Erhöhung der Spaltmassenströme. Dies führt zu einem geringeren erreichbaren 

maximalen Kompressionsverhältnis. Die Unterschiede im Arbeitskammerdruck zwischen 

Modell /2/ und Modell /4/ sind in weiten Phasenbereichen klein, dennoch werden unterschied-

liche maximale Kompressionsverhältnisse erreicht. Der Unterschied im maximalen Kompres-

sionsverhältnis entsteht dabei durch einen minimalen Unterschied im Massenstrom direkt 

nach dem Überfahren der Austrittssteuerkanten. Das Modell LBGK kann den Drosseleffekt, 

welcher durch die sehr geringe Höhe der Auslassfläche entsteht, abbilden (Abbildung 6.35). 

Bei weiterer Rotordrehung sind die berechneten Spaltmassenströme für die beidem Modelle 

identisch. Allerdings ist dieser kleine Unterschied bereits ausreichend, um eine signifikante 

Veränderung des maximalen Kompressionsverhältnisses zu bewirken. 

 

Bisher ist lediglich der Ladungswechsel der Austrittsseite diskutiert worden, die Variation der 

Modelle ist jedoch gleichzeitig für Ein- und Auslassseite durchgeführt worden. Hier ist auffäl-

lig, dass, obgleich Modell /3/ ein schlechteres maximales Kompressionsverhältnis erreicht, 

der Arbeitskammerdruck näherungsweise dem von Modell /4/ entspricht. Die Ursache liegt in 

einem deutlichen Unterschied in dem Druck der Arbeitskammer und dem Druck des Einlass-

stutzens. Für das Ergebnis von Modell /3/ entsteht dort durch die hohe Drosselung eine ent-

sprechende Druckdifferenz. Da diese Druckdifferenz während des Ansaugvorgangs jedoch ihr 

Vorzeichen nicht ändert, kann von einem kontinuierlichen Massenstrom in die Arbeitskammer 

ausgegangen werden. Dieser Massenstrom ist zwar absolut gesehen sehr klein, dennoch ist 

dieses Teilergebnis als Artefakt eines ungünstigen Konvergenzverhaltens zu bewerten. 
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9.3 Gastemperaturen 

Eine experimentelle Analyse der Gastemperaturen ist aufgrund der geringen Gasdichten im 

Rahmen dieser Arbeit nicht möglich. Aus diesem Grund ist im Rahmen dieser Arbeit für die 

Simulation ein vollständiger Wärmeübergang in den Arbeitskammern angenommen worden, 

da so ein zusätzlicher, nicht validierbarer Einfluss auf die Ergebnisse zunächst ausgeschlossen 

werden kann. Der Einsatz eines Simulationswerkzeuges wie KaSim bietet die Möglichkeit die 

Annahme einer isothermen Prozessführung durch das Einsetzen konvektiver Wärmeüber-

gangsbedingungen auf Plausibilität zu überprüfen. Zu diesem Zweck wird analog zu den bis-

herigen Betrachtungen eine systematische Variation der physikalischen Modelle für den 

Wärmeübergang zwischen Fluid und Bauteiloberflächen durchgeführt. Das Ergebnis ist am 

Beispiel des maximalen Kompressionsverhältnisses für eine Drehzahl von 6000 min-1 in Ab-

bildung 9.15 dargestellt. 

 

 
Abbildung 9.15: Maximales Kompressionsverhältnis K0 als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei 

Variation der physikalischen Modelle für den Wärmeübergang zwischen Fluid und 
Bauteiloberflächen und einer Drehzahl n von 6000 min-1  
/1/ Ad-/Desorption: adiabat, Kammer: ebene Platte, Spalt: adiabat  
/2/ Ad-/Desorption: diabat, Kammer: ebene Platte, Spalt: adiabat  
/3/ Ad-/Desorption: diabat, Kammer: ebene Platte, Spalt: ebene Platte  
/4/ Ad-/Desorption: diabat, Kammer: vollständiger Wärmeübergang, Spalt: adiabat 
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Die Systematik der Variation ist so angelegt, dass beginnend mit Modell /1/ sukzessive weite-

re Modelle für den Wärmeübergang hinzugefügt werden. Modell /4/ entspricht dem für die 

Validierung verwendeten Kammermodell mit vollständigem Wärmeübergang in den Arbeits-

kammern. Auf ein vollständig adiabates Modell wird aufgrund extrem hoher Temperaturen an 

dieser Stelle verzichtet. Zunächst ist offensichtlich, dass die Unterschiede bezogen auf das 

maximale Kompressionsverhältnis insgesamt gering ausfallen. Modell /1/ berücksichtigt le-

diglich den Wärmeübergang in der Kammer mit dem Modell der längs angeströmten Platte 

[5]. Der durch die Ad- und Desorptionskinetik entstehende Enthalpiestrom wird bewusst igno-

riert. Dieser zusätzliche Enthalpiestrom zwischen Fluid in der Arbeitskammer und Adsorbens 

wird in Modell /2/ berücksichtigt und erzeugt einen zusätzlichen Wärmeübergang, der die 

Gastemperaturen während des Arbeitsspiels absenkt. Das Modell /3/ ergänzt das Kammermo-

dell um einen Wärmeübergang in allen Spaltverbindungen. Allerdings sind im K0-Wert bereits 

keine Unterschiede mehr zwischen Modell /2/, /3/ und dem Modell /4/ mit isothermer Pro-

zessführung zu erkennen. Geringfügige Abweichungen sind, ähnlich wie bei der Analyse des 

Ladungswechsels, auf unterschiedliches numerisches Konvergenzverhalten zurückzuführen. 

 

Einen detaillierteren Einblick geben die von KaSim berechneten Gastemperaturen der Haupt-

rotorarbeitskammern. Diese werden für die Modelle /1/ bis /3/ in Abbildung 9.16 für einen 

exemplarischen Vorvakuumdruck von 10 mbar bei einer Drehzahl von 6000 min-1 dargestellt. 

Als Vergleichsgröße sind die Temperaturen einer vollständig adiabaten Berechnung sowie die 

isotherme Prozessführung abgebildet. Die isotherme Prozessführung entspricht Modell /4/. 

 

An diesem Beispiel ist offensichtlich, warum eine vollständig adiabte Modellierung keine 

sinnvolle Randbedingung für diesen Maschinentyp darstellt. Je nach Drehzahl, Vorvakuum-

druck und Kompressionsverhältnis können Temperaturen bis zu 1000 °C auftreten. Derartig 

hohe Temperaturen können basierend auf der Erfahrung im Rahmen der experimentellen Un-

tersuchung mit hoher Sicherheit ausgeschlossen werden. Für die Simulation führen die extrem 

hohen Temperaturen dann zu einer signifikanten Beeinflussung der Spaltströmungen und da-

mit zu nicht nachvollziehbaren Ergebnissen.  
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Abbildung 9.16: Arbeitskammertemperatur T als Funktion der Phase s für einen Vorvakuumdruck pV 

von 10 mbar bei Variation der physikalischen Modelle für den Wärmeübergang zwi-
schen Fluid und Bauteiloberflächen und einer Drehzahl n von 6000 min-1  
/1/ Ad-/Desorption: adiabat, Kammer: ebene Platte, Spalt: adiabat  
/2/ Ad-/Desorption: diabat, Kammer: ebene Platte, Spalt: adiabat  
/3/ Ad-/Desorption: diabat, Kammer: ebene Platte, Spalt: ebene Platte 

 

 

Die Arbeitskammertemperatur als Funktion der Phase verändert sich charakteristisch in Ab-

hängigkeit der Phase des jeweiligen Arbeitsspiels. Während des Ansaugens steigt die Tempe-

ratur aufgrund der Rückströmung heißen Fuides durch die Spalte. Mit fortschreitender Phase 

führt die Vermischung mit kälterem Gas aus dem Einlass zu einer absinkenden Arbeitskam-

mertemperatur. Mit dem Abschluss des Ansaugvorgangs beginnt ein deutlicher Temperaturan-

stieg. Dieser ist einerseits auf die innere Verdichtung in der gekapselten Arbeitskammer zu-

rückzuführen, andererseits aber auch durch die Rückströmung von heißem Fluid durch die 

Spalte bedingt. In Abhängigkeit des absoluten Temperaturniveaus ergibt sich beim Überfahren 

der Austrittssteuerkanten eine Temperaturänderung. Bei einem insgesamt hohen Tempera-

turniveau sinkt die Fluidtemperatur durch die Vermischung mit kühlerem Gas aus dem Aus-

lass. Bei einem niedrigen Temperaturniveau ist zunächst ein deutlicher Temperaturanstieg 

durch den schlagartigen Druckanstieg des unangepassten Betriebs ersichtlich. Dann erfolgt 

eine weitere Abkühlung des Gases. Die sukzessive Erweiterung der Wärmeübergange führt zu 
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einer schrittweisen Annäherung der Gastemperatur an die isotherme Prozessführung. Es kann 

zwar im Rahmen dieser Untersuchung keine vollständig isotherme Prozessführung bestätigt 

werden, jedoch stellt die isotherme Prozessführung im Rahmen dieser Arbeit, bei der von ei-

ner isothermen Maschine (Kapitel 7.1.4) ausgegangen wird, eine gute Annäherung dar. Die 

höchsten Temperaturen treten meist nur punktuell zu Beginn und zum Abschluss der Verdich-

tungsphase auf und liegen meistens deutlich unterhalb von 100 °C. Diese Einschätzung wird 

durch die Betrachtung der integralen Größe des maximalen Kompressionsverhältnisses ge-

stützt, da zwischen dem Modell /3/ und /4/ bereits keine signifikanten Unterschiede feststell-

bar sind (Abbildung 9.15). 

 

9.4 Mechanische Belastung in der Rotorverzahnung 

Ein wesentliches technisches Merkmal des Screw Vacuum Blowers stellt der Verzicht auf ein 

Synchronisationsgetriebe dar. Die beschichteten Rotoren wälzen ohne die Verwendung eines 

zusätzlichen Schmiermediums direkt aufeinander ab. Um einen möglichst langfristigen und 

verschleißarmen Betrieb zu ermöglichen, werden im Rahmen dieser Arbeit zwei Aspekte des 

unsynchronisierten Betriebs theoretisch betrachtet. Zunächst wird das vom Nebenrotor abge-

nommene Drehmoment betrachtet, da dieses durch den Wälzkontakt in der Rotorverzahnung 

übertragen wird. Die simulierten Drehmomente des Nebenrotors MNR als Funktion der nor-

mierten Phase s bei Variation des Vorvakuumdruckes pV und einer Drehzahl von 6000 min-1 

sind in Abbildung 9.17 dargestellt. 

 

Bedingt durch die kleinen Vorvakuumdrücke sind die resultierenden Drehmomente im Ver-

gleich zur atmosphärischen Anwendung als Schraubenlader [53] oder Expander [103] deutlich 

geringer und nehmen näherungsweise linear mit dem Vorvakuumdruck ab. Um die auf Basis 

des thermodynamischen Kreisprozess berechneten Nebenrotorantriebsmomente einschätzen 

zu können, ist das nach [53] abgeschätzte Reibmoment der Nebenrotorlagerung mit darge-

stellt. Eine Dichtung ist auf der Nebenrotorseite nicht verbaut. Damit ist ersichtlich, dass für 

Vorvakuumdrücke unterhalb von 10 mbar das durch die Rotorverzahnung übertragene Dreh-

moment zu mindestens 50 % durch die Lagerreibung der Nebenrotorwelle bestimmt wird. 

Dieser Wert stellt damit auch den Grenzwert bei Betrachtung extrem kleiner Vorvakuumdrü-

cke dar, da das Reibmoment der Lager in jedem Fall übertragen werden muss.  
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Abbildung 9.17: Simuliertes Nebenrotorantriebsmoment MNR basierend auf dem thermodynamischen 

Prozess als Funktion der normierten Phase s für eine Drehzahl n von 6000 min-1 bei 
Variation des Vorvakuumdruckes pV 

 

Eine Möglichkeit, die Belastungssituation in einer Rotorverzahnung zu quantifizieren, ist die 

Hertzsche Pressung. Der für die Hertzsche Pressung berechnete Wert kann dann mit zulässi-

gen Grenzwerten für die verwendeten Werkstoffe verglichen werden. Die Theorie nach Hertz 

unterscheidet zwischen zwei Szenarien, dem Punkt- und Linienkontakt. Erste Untersuchungen 

von [103] an Schraubenexpandern lassen vermuten, dass für das vorliegende Rotorprofil die 

Annahme eines Linienkontaktes eine sinnvolle Maßnahme zur Quantifizierung der Hertz-

schen Pressung darstellt. Das Reibmoment der Lagerung wird für die Berechnung der Hertz-

schen Pressung berücksichtig und es wird nur eine Kontak in der Rotorverzahnung ange-

nommen. Die daraus resultierenden Hertzschen Pressungen σH für den Fall des Linienkontak-

tes als Funktion des Vorvakuumdruckes pV und Variation der Drehzahl sind in Abbildung 

9.18 dargestellt. 
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Abbildung 9.18: Berechnete Hertzsche Pressung σH unter der Annahme eines Linienkontaktes und Be-

rücksichtigung der Lagerreibung als Funktion des Vorvakuumdruckes pV bei Variation 
der Drehzahl n 

 

Die Hertzsche Pressung konvergiert für niedrige Vorvakuumdrücke, unabhängig von der 

Drehzahl, gegen einen Wert von 10 N/mm². Dieses Verhalten ist durch das mit sinkendem 

Vorvakuumdruck ebenfalls sinkende Nebenrotordrehmoment bedingt. Die Hertzsche Pressung 

ist in diesem Punkt zu großen Teilen durch das mechanische Reibmoment in der Lagerung 

bestimmt. Mit steigendem Vorvakuumdruck steigt die Hertzsche Pressung auf einen Wert von 

etwa 40 N/mm² an. Eine Erhöhung der Drehzahl führt bei hohen Vorvakuumdrücken zu einer 

abnehmenden Hertzschen Pressung. Da das Reibmoment der Lager vereinfacht als drehzahl-

unabhängig angenommen wird, bleibt der Einfluss der Drehzahl auf den thermodynamischen 

Kreisprozess beschränkt. Bei steigender Drehzahl und gleichem Vorvakuumdruck wird der 

Druckanstieg in der gekapselten Arbeitskammer und zu Beginn des Ausschiebevorgangs zeit-

lich verzögert und so die Innenarbeit gemindert. Dementsprechend sinken das zu übertragene 

Antriebsmoment und die daraus resultierende Hertzsche Pressung. Die hier ermittelten Werte 

liegen deutlich unterhalb der Werte, die [103] für den Anwendungsfall eines vergleichbaren 

Rotorprofils als Schraubenexpander zeigt. 
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Weitere Quantifizierungsmöglichkeiten sind die Gleitgeschwindigkeit sowie die reibungsbe-

dingte Temperaturerhöhung (Bloksche Blitztemperatur) [136]. Hinsichtlich der Gleitge-

schwindigkeit sind basierend auf den Untersuchungen von [103] keine Einschränkungen er-

sichtlich. Auf die Ermittlung des Reibungseinflusses in Form der Blokschen Blitztemperatur 

wird im Rahmen dieser Arbeit verzichtet, da die Anwendung unter Vakuumbedingungen eine 

deutliche Veränderung des tribologischen Systems bedeuten kann. Exemplarische Untersu-

chungen an Wälzlagerstahl zeigen, dass zwar erst bei Drücken unterhalb von 0,01 mbar mit 

einem signifikanten Anstieg des Reibungskoeffizienten zu rechnen ist [137], eine Übertrag-

barkeit dieser Ergebnisse auf die beschichteten Rotoren des Screw Vacuum Blower ist jedoch 

nicht zwangsläufig gegeben. 

 

Zusätzlich zu der tribologischen Herausforderung ist bei einem unsynchronisiert laufenden 

Rotorpaar die Gefahr des Rotorklapperns gegeben [53]. Das Rotorklappern kann immer dann 

entsteht, wenn das Nebenrotordrehmoment einen Nulldurchgang aufweist und das Vorzeichen 

ändert. Neben den unerwünschten akustischen Folgen führt die stetige, schlagartige Belastung 

zu einem deutlich höheren Verschleiß. Für den Screw Vacuum Blower zeigt die Analyse des  

Nebenrotordrehmomentes ohne Berücksichtigung der Lagerreibung einen Verlauf nahe bei 

Null. Allerdings ist für Betriebspunkte des maximalen Kompressionsverhältnisses auch bei 

kleinen Vorvakuumdrücken kein Vorzeichenwechsel im Nebenrotordrehmoment zu erkennen 

(Abbildung 9.17). Erst in Betriebspunkten, in denen sich der Eintrittsdruck dem Austritts-

druck annähert, ist in der Simulation ein Vorzeichenwechsel des Nebenrotordrehmomentes 

festzustellen. Es haben sich jedoch während der gesamten Durchführung der experimentellen 

Untersuchungen keine akustischen Hinweise auf ein Rotorklappern ergeben. 
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10. Zusammenfassung 
 

Die vorliegende Arbeit leistet einen Beitrag zur Erweiterung der Simulationsumgebung  

KaSim. Diese Weiterentwicklung ermöglicht es, die umfassenden experimentellen Untersu-

chungen des Screw Vacuum Blowers theoretisch begleiten und vertiefen zu können. 

 

Der erste Schwerpunkt liegt auf der Entwicklung einer Methode zur automatisierten geometri-

schen Analyse von Rotationsverdrängermaschinen und der Erzeugung von Kammermodellen 

für die thermodynamische Simulation. Die im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Abstraktion 

zur Darstellung der relevanten Maschinenbauteile als abgewickelte Bauteiloberfläche stellt 

eine signifikante Weiterentwicklung bereits bekannter Methoden dar. Insbesondere am Bei-

spiel der Berechnung des drehwinkelabhängigen Kammervolumens wird der Vorteil offen-

sichtlich. Die meisten Methoden setzen auf eine numerische Integration der Schöpfflächen 

und einer regelbasierten Korrektur durch in Eingriff gehende Rotoren. Die hier vorgestellte 

Methode hingegen überführt die vorgegebene Bauteilgeometrie in eine Topologie, welche die 

Arbeitskammern als zentrales Element betrachtet. So ist es, unabhängig von der geometri-

schen Ausgestaltung der Rotorpaarung, möglich, das Arbeitskammervolumen logisch korrekt 

zu ermitteln. Im Hinblick auf die weiteren Elemente des dreidimensionalen Kammermodells 

können z.B. die Öffnungsflächen als dreidimensionales Geometriemodell ermittelt werden 

und auch im Fall der komplexen axialen Öffnungsflächen stehen Lösungen zur Verfügung, 

um beliebige Konturen miteinander zu schneiden. Auch ein Zerfallen in mehrere Teilflächen 

ist im Gegensatz zu vergleichbaren Verfahren möglich. Darüber hinaus trägt die im Rahmen 

der Arbeit entwickelte Methode zur Erhöhung der Modellierungsvielfalt und -tiefe bei. 

 

Die Erweiterung der Simulationsumgebung umfasst auch die Weiterentwicklung der thermo-

dynamischen Simulation. Um die thermodynamische und strömungsmechanische Modellie-

rung von Vakuumpumpen wie z.B. der Wälzkolben-Vakuumpumpe oder des Screw Vacuum 

Blowers zu verbessern, wird der Gasrücktransport mittels Adsorptions- und Desorptionskine-

tik modelliert. Dieses Modell hat, im Gegensatz zu den in der Vergangenheit verwendeten, 

empirischen Modellen, einen deutlichen physikalischen Bezug und ist dementsprechend auch 

besser parametrisierbar. Für die Berechnung der benötigten geometrischen Daten für die Ad- 

und Desorptionskinetik stellt die automatisierte Kammermodellerzeugung angesichts der 

Komplexität und Menge der erforderlichen Daten eine zwingende Notwendigkeit dar, um 

dieses physikalische Modell überhaupt in Kammermodellen verwenden zu können. Eine Vali-
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dierung dieses Gasrücktransportmodells erfolgt anhand der experimentellen Ergebnisse des 

Screw Vacuum Blowers. Auch im Bereich der Spaltströmungen sind die vorhandenen Model-

le erweitert worden. Zudem sind Methoden entstanden, um die Parameter ausgewählter Spalt-

konturen basierend auf der Bauteilgeometrie automatisch zu berechnen. 

 

Der Screw Vacuum Blower stellt ein interessantes Konzept zur Nutzung als Vakuumpumpe im 

Blower-Betrieb dar. Die Übertragung der Schraubenmaschinentechnologie in die Anwendung 

als Vakuumpumpe gelingt exemplarisch. Der untersuchte Prototyp weist dabei ein sehr vor-

teilhaftes Betriebsverhalten auf, welches sich, wie die theoretische Analyse der inneren Le-

ckage bestätigt, auf der gekapselten Arbeitskammer mit innerer Verdichtung begründet. Durch 

die Möglichkeit hoher Betriebsdrehzahlen ergeben sich bei einem kompakten Bauraumvolu-

men ein hohes Saugvermögen von bis zu 300 m³/h und ein maximales Kompressionsverhält-

nis von über 100. Darüber hinaus konnte durch den Verzicht auf eine externe Synchronisie-

rung der Rotoren sowie auf Kühl-, Schmier- und Dichtstoffe in der Rotorverzahung und den 

Kugellagern eine Lösung für eine vollständig trockenlaufende zweiwellige Vakuumpumpe 

präsentiert werden. In den im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten experimentellen Untersu-

chungen hat sich das unsynchronisierte Antriebskonzept als zuverlässig erweisen und stützt so 

die grundlegenden theoretischen Betrachtungen zur Tribologie. Da es sich lediglich um einen 

ersten Prototypen handelt, sind verschiedene Aspekte wie die Einstellbarkeit der Stirnspalte 

sowie die integrale Abdichtung gegenüber der Umgebung noch verbesserungswürdig. Im 

Rahmen dieser Arbeit ist lediglich eine geometrische Variante des Screw Vacuum Blowers 

untersucht worden. 

 

Der Vergleich von Experiment und Simulation zeigt eine zumeist gute Übereinstimmung für 

verschiedene integrale Kennzahlen wie z.B. maximales Kompressionsverhältnis, Saugvermö-

gen und Innenleistung. Eine Druckindizierung der Arbeitskammern des Hauptrotors zeigt 

ebenfalls eine gute Übereinstimmung zwischen Experiment und Simulation. Insbesondere für 

Vorvakuumdrücke unterhalb von 1 mbar können mit dem im Rahmen dieser Arbeit entwickel-

ten Modell für den Gasrücktransport auf Basis von Ad- und Desorption gute Ergebnisse er-

zielt werden. Allerdings sind für dieses Modell weitere Validierungsschritte erforderlich, die 

über die exemplarische Anwendung in dieser Arbeit hinausgehen. In einigen Betriebspunkten 

ist die Abbildungsgüte der Simulation jedoch noch unbefriedigend. Dies betrifft primär die 

Variation der Drehzahl. Insbesondere der Gehäuse- und der Profileingriffsspalt stellen die 

Simulation und die verwendeten Spaltströmungsmodelle vor große Herausforderungen, wel-
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che im Moment nicht vollständig bewältigt werden können. Eine weitere Untersuchung des 

Einflusses der Drehzahl und des „Zwickelraumes“ auf den Profileingriffsspaltmassenstrom ist 

für ein besseres Verständnis dieses Maschinentyps zwingend notwendig. 

 

Die potentiellen Anwendungsmöglichkeiten des arbeitskammerorientierten Geometriemodells 

gehen zudem weit über die Aspekte der Kammermodellsimulation hinaus. Der Programm-

kern, welcher durch seine Abstraktionen unabhängig von KaSim als Solver ist, kann z.B. als 

Pre-Processor für eine Strömungssimulation auf Basis des Charakteristikenverfahrens oder für 

die Unterstützung des Post-Processing bei dreidimensionalen Strömungssimulationen auf Ba-

sis von CFD oder DSMC - Methoden dienen. 
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