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ABSTRACT/ZUSAMMENFASSUNG

Abstract

Engine downsizing as a new combustion engine concept is leading to increased interest
in mechanical superchargers. The screw-type supercharger is a tried and tested solution,
but today only used as an add-on tuning component or in the high-price segment of the
automobile industry.

This dissertation presents some new ideas in the design of screw-type superchargers.
The aims are better thermodynamic performance and overall efficiency associated with
less parts and simpler assembly which will reduce the complexity and costs of such a
supercharger.

The screw-type supercharger without timing gear is a first step in this investigation
field. The torque transmission between the rotors is located in the contact of male and
female rotor. This leads to the reduction of the profile meshing gap height. Characteristic
diagrams of the new supercharger without timing gear are presented and discussed.

The second main topic is the verification of the simulation, especially of the tool Ka-
Stm. Comparisons between simulation and measurement are analysed. The influence of
friction on seals and bearings and the possibility of reducing this friction is discussed. To
take friction into account in the simulation a friction model is implemented. Furthermore
the intake flow into the supercharger affects the performance and is analysed.

A further topic is the simulation of the transient operating behaviour on screw-type
superchargers. The analysis of different rotor materials and rotor geometries defines cri-
terions of a optimised design under transient conditions. The verification of the transient

simulations is also part of this paper.

Zusammenfassung

Das Downsizing von Verbrennungsmotoren hat in letzter Zeit wieder ein verstirktes
Interesse an mechanischen Verdringerladern ausgelost. Der Schraubenlader ist gerade
in diesem Anwendungsbereich eine praktikable und erprobte Losung, derzeit allerdings
nur als Nachriistsatz in Tuning-Bereich oder im Premiumsegment (z.B. AMG /Daimler
Chrysler) der Automobilindustrie.

Dieser Beitrag stellt einige neue Ansitze in der Konstruktion von Schraubenladern
vor. Zielsetzungen sind neben der Verbesserung der thermodynamischen Energiewand-

lung und der Erhéhung des Gesamtwirkungsgrades vor allem die Reduzierung der Bau-




ABSTRACT/ZUSAMMENFASSUNG

teile und eine einfachere, schnellere Montage. Dies ermdglicht die Reduzierung der Kom-
plexitidt und Kosten eines Schraubenladers.

Der Schraubenlader ohne Synchronisationsgetriebe ist ein Schritt in diese Richtung.
Die Drehmomentiibertragung zwischen den Rotoren erfolgt iiber die Profilflanken von
Haupt- und Nebenrotor. Verbunden damit ist eine Reduzierung des Profileingriffsspaltes.
Kennfelder dieses neuen Laders werden diskutiert.

Des Weiteren ist die Verifikation des Simulationswerkzeuges KaSim Gegenstand die-
ses Beitrages. Simulierte und gemessene Kennfelder werden verglichen und analysiert.
Der Einfluss der Reibung an Dichtungen und in Lagern und die Md&glichkeit, diese Rei-
bung zu reduzieren, werden diskutiert. Ein Modell zur Berechnung und Beriicksichtigung
der Lagerreibung in der Simulation wird vorgestellt. Weiterhin wird der Einfluss der Ein-
lassstromung in den Schraubenlader auf sein Betriebsverhalten ndher betrachtet.

Einen weiteren Schwerpunkt bildet die Simulation des instationiren Verhaltens des
Schraubenladers. Die Untersuchung verschiedener Rotorausfiihrungen, -werkstoffe und
-geometrien auf das Beschleunigungsverhalten erlaubt die Formulierung von Zielsetzun-
gen fiir eine Auslegung des Schraubenladers hinsichtlich instationédrer Kriterien. Die

Verifikation der instationdren Simulation ist ebenfalls Bestandteil dieses Beitrages.

xi






1 Einleitung

In den letzten Jahren sind in der Automobilindustrie zwei Trends in der Entwick-
lung von Verbrennungsmotoren zu verzeichnen. Zum einen besteht eine Tendenz zu
immer groferen Leistungen der Motoren, resultierend aus steigenden Fahrzeuggewich-
ten aufgrund immer umfangreicherer Komfort- und Sicherheitsausstattung. Zum anderen
riicken Verbrauchs- und Abgaskennwerte aufgrund steigender Kraftstoffpreise und stren-
gerer Emissionsgrenzen in den Fokus der Entwicklungsziele. In erster Ndherung fiihrt die-
se Kombination zu einem Zielkonflikt, weil der direkte Weg zur Leistungserh6hung iiber
eine Hubraumvergréferung durch einen moglichst geringen Kraftstoffverbrauch verbaut
ist.

In der Verbrennungsmotorenentwicklung des Ottomotors sind bereits Mafsnahmen
wie Benzindirekteinspritzung, Ventildeaktivierung, Kanaltrennung, etc. realisiert um ei-
ne bessere Gemischbildung und Verbrennung mit niedrigeren Verbrduchen und Emis-
sionen zu erzielen. Weiteres Einsparpotential kann durch die Auslegungsphilosophie des
so genannten ,Downsizing“~-Konzeptes erschlossen werden. Ziel beim Downsizing ist, ei-
ne hohe bzw. konstante Nennleistung mit einem deutlich geringerem Hubvolumen als
bei einem vergleichbaren Saugmotor zu realisieren. Durch diese Mafnahme verschie-
ben sich Teillastbetriebspunkte aus Kennfeldbereichen mit geringerer in Gebiete mit
hoherer Last. Die Lastpunktverschiebung verringert die Ladungswechselverluste durch
Entdrosselung des Motors und erzielt damit einen Verbauchsvorteil gegeniiber dem lei-
stungsgleichen Saugmotor. Weiteres Einsparpotential beim Kraftstoffverbrauch liegt in
den geringeren Reibungsverlusten eines hubraumreduzierten Motors begriindet. Um die
Leistungsminderung durch die Verringerung des Hubraums zu kompensieren, muss der
kleinere Motor mit einem Aufladeaggregat versehen sein.

Das Aufladeaggregat muss in der Lage sein, bereits bei niedrigen Motordrehzahlen

spontan einen angemessenen Ladedruck zu liefern, damit die Charakteristik des Fahr-




1 EINLEITUNG

zeugs mit kleinem Motorhubraum der eines grofen Saugmotors entspricht. Heutige Auf-
ladesysteme, sowohl Turbolader als auch die vorhandenen mechanischen Lader, stofen
hier an Grenzen.

Eine erste marktrelevante Anwendung, bei der dieser Konflikt gelost wurde, ist der
im Jahr 2005 vorgestellte TSI-Motor der Volkswagen AG. Eine Aufladestrategie mit
zwei Aggregaten, einem mechanischen Roots-Lader und einem Abgasturbolader, ver-
bindet die Vorteile der Einzelsysteme so, dass sich in der Kombination das gewiinschte
Aufladeverhalten fiir ein Downsizing-Konzept ergibt.

Neben der Weiterentwicklung von Verbrennungsmotoren verstarkt die Industrie auch
ihre Entwicklungstitigkeiten fiir alternative Antriebe. Besonders Hybrid- und Brenn-
stoffzellenfahrzeuge besitzen dabei eine herausragende Stellung. Wihrend in der Hy-
bridtechnik bereits erste Serienkonzepte realisiert sind, steht die Brennstoffzellentechnik
noch in der Prototypenphase. Wichtige Entwicklungsschritte konnten jedoch in den let-
zen Jahren vollzogen werden.

Die bisherigen Brennstoffzellensysteme bendtigen auf der Luftversorgungsseite eben-
falls einen Verdichter, um eine hohe Leistungsdichte und hohe Dynamik des Systems
sicherzustellen. Die Anforderungen beziiglich Druckverhéltnis und Dynamik sind ver-
gleichbar mit denen der Verbrennungsmotoren.

Als Aufladeaggregate fiir solche Systeme, sowohl Verbrennungsmotor wie auch Brenn-
stoffzellen, besitzen zwei Aufladeverfahren eine marktrelevante Stellung, allem voran die
Abgasturboaufladung und in Nischenbereichen die mechanische Aufladung. Der Schrau-
benlader gehort zur Gruppe mechanischer Aufladeaggregate mit innerer Verdichtung.
Obwohl er aufgrund dieser Tatsache Potential fiir Anwendungen mit einem hohen Auf-
ladegrad besitzt, gibt es bisher aufer in einigen Tuninganwendungen und in Brennstoff-

zellenprototypenfahrzeugen kein Einsatzgebiet mit einer groferen Serienstiickzahl.




2 Schraubenverdichter

2.1 Funktionsweise von

Schraubenverdichtern /-ladern

Das gemeinsame Kennzeichen aller Verdrangermaschinen ist der abgeschlossene Arbeits-
raum, dessen Volumen sich wihrend eines Arbeitsspiels zyklisch dndert. Bei Schrauben-
verdichtern bildet sich dieser Arbeitsraum zwischen den beiden schraubenférmig ver-
wundenen Rotoren aus. Durch den kimmenden Eingriff der beiden Rotoren kommt es
zu einer Volumenreduzierung des Arbeitsraumes; es handelt sich bei dem Schraubenver-

dichter also um eine Verdréingermaschine mit innerer Verdichtung.

Am Anfang des Arbeitsspiels des Schraubenverdichters bildet sich durch das Ausein-
anderdrehen der Rotoren auf der Unterseite der markierte Profilliickenraum, Bild 2.1 a.
Durch die saugseitigen Steuerkanten im Rotorgehduse wird der Arbeitsraum bei der
weiteren Drehung der Rotoren von der Saugseite getrennt, sobald der, bezogen auf die

Rotordrehrichtung hintere Zahnkopf, diese Kanten {iberstreicht.

Bei der weiteren Drehung der Rotoren verkleinert sich der Profilliickenraum stetig,
Bild 2.1 b. Dabei steigen Druck und Temperatur innerhalb des geschlossenen Arbeits-

raums nach dem Prinzip der inneren Verdichtung an.

Der gewiinschte Verdichtungsenddruck kann durch die Lage der druckseitigen Steu-
erkanten beeinflusst werden. Der Auslassvorgang beginnt, sobald der in Drehrichtung
vorlaufende Zahnkopf des Profilliickenraums die druckseitigen Auslass-Steuerkanten er-
reicht. Dann entsteht eine Verbindung des Profilliickenraumes mit der Druckseite des
Verdichters. Bei weiterer Drehung der Rotoren wird nun das gesamte Profilliickenvolu-

men in die Druckleitung ausgeschoben, Bild 2.1 c.
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Hauptrotor

(a) Ansaugen

>

(b) Verdichten

(¢) Ausschieben

Bild 2.1: Arbeitsspiel des Schraubenverdichters/-laders




2.2 ARBEITSRAUMSPALTE

Abhéngig vom Zahnteilungswinkel wiederholt sich das Arbeitsspiel periodisch fiir je-
de Arbeitskammer. Es existieren also immer mehrere, sich in unterschiedlichen Arbeits-
spielphasen um den Zahnteilungswinkel versetzte, Arbeitsspielzustinde in der Maschine.

Durch die konstruktive Anordnung der saug- und druckseitigen Steuerkanten kann
das Kammervolumen zum Beginn und Ende der Verdichtungsphase festgelegt werden.
Das Verhéltnis dieser Volumina ist als inneres Volumenverhéltnis bekannt. Das innere
Volumenverhiltnis ist ein Maf fiir das optimale Druckverhéltnis, das mit der Maschine
erreicht wird.

Der Schraubenverdichter kann prinzipiell auch als Expansionsmaschine eingesetzt
werden. Das Arbeitsspiel eines solchen Schraubenmotors (oder Schraubenexpanders)
entsteht aus dem des Schraubenverdichters durch Anderung der Dreh- und Durchstro-
mungsrichtung. Dabei wird das komprimierte Fluid innerhalb des Profilliickenraumes
expandiert und am Ende des Expansionsvorganges in die Auslassleitung bei niedrigem
Druck ausgeschoben. Dabei wird thermische Energie in Wellenarbeit gewandelt.

Man kann zwei Schraubenverdichterbauarten unterscheiden, die trockenlaufenden
und nafklaufenden Maschinen. Bei den trockenlaufenden Schraubenverdichtern verhin-
dert ein Synchronisationsgetriebe die direkte Beriihrung der Rotorflanken und {ibertragt
das Drehmoment zwischen den Rotoren. Bei den naflaufenden Schraubenverdichtern
erfolgt die Momenteniibertragung direkt iiber die Rotorflanken. Ein in den Arbeits-
raum eingespritzter Schmierstoff verhindert oder mindert den Verschleift der Rotoren

und {ibernimmt gleichzeitig eine Dichtfunktion der arbeitsraumbegrenzenden Spalte.

2.2 Arbeitsraumspalte

Das Arbeitsprinzip der Schraubenmaschine bedingt Relativbewegungen zwischen den
drehenden Rotoren und dem ruhenden Gehause. Aus diesem Grund sind Spalte zwischen
den Rotoren und dem Gehduse und zwischen den Rotoren untereinander erforderlich.
Uber die Spalte sind Arbeitsraume, die sich in unterschiedlichen Phasen des Arbeits-
spiels der Maschine befinden, aber auch die Druckseite mit der Saugseite verbunden.
Die Spaltgeometrie ist von den geometrischen Abmessungen, den Bauteilverformungen
durch Wéarmedehnungen und dem Lagerspiel abhiingig. Grundsétzlich lassen sich vier

verschiedene Spaltarten bei der Schraubenmaschine unterscheiden, Bild 2.2:

e Geh#usespalt,
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Stirnspalte

Gehausespalte

Kopfrundungsoftnung

L

Profileingriff

Bild 2.2: Lage der verschiedenen Spalte einer Schraubenmaschine

e Stirnspalt,
e Profileingriffsspalt,
e Kopfrundungsoffung bzw. Blasloch.

Weil sich die durch die Spalte verbundenen Arbeitsrdume in unterschiedlichen Ar-
beitsspielphasen befinden, variieren die Driicke in diesen Kammern. Uber den Spalt
tauscht das Fluid in einer Arbeitskammer Masse und Energie in Form von Spaltmas-
senstromen mit den angrenzenden Kammern aus. Die Hohe dieser Spaltmassenstrome
ist abhingig von der Spaltflache, der Spaltform, dem Strémungszustand sowie dem an-
liegenden Druckverhiltnis. Die Spaltmassenstréme beeinflussen direkt die Energiewand-
lung, d.h. den Zustandsverlauf des Fluids wéihrend der Verdichtung, damit auch die

aufgenommene Verdichtungsarbeit und den Liefergrad! der Maschine. Um im weiteren

! Der Liefergrad ist das Verhéltnis von geférdertem zu theoretisch forderbarem Massenstrom. Die Def-
inition erfolgt in Kap. 2.4.




2.2 ARBEITSRAUMSPALTE

Spaltbezei chnun

Braite

Hohe

Lange

Stromungsrichtung

Bild 2.3: Definition der Geometrie am Spalt nach Fost [1]

Verlauf eine klare Ubereinkunft iiber die Geometrien am Spalt sicherzustellen, wird die
Definition von Fost [1] angewendet, Bild 2.3.

Der Gehdusespalt, Bild 2.2, verlduft entlang des verwundenen Rotors zwischen Ro-
torzahnkopf und Gehéuse. Die Spaltbreite wird mafigeblich durch die Verschraubung
des Rotors und damit vom Umschlingungswinkel bestimmt. Die Spaltgeometrien sind
am Haupt- und Nebenrotor unterschiedlich. Abhéngig vom Rotorprofil ist die Spaltliange
am Nebenrotor meist deutlich ldnger als am Hauptrotor. Durch den Geh&usespalt wer-
den jeweils Kammern, die um den Zahnteilungswinkel in der Arbeitsspielphase versetzt
sind, miteinander verbunden.

Der Stirnspalt, Bild 2.2, befindet sich auf der Saug- und Druckseite zwischen den
Rotor- und den Gehiusestirnseiten. Ahnlich wie der Gehiiusespalt verbindet er benach-
barte Profilliickenrdume untereinander, aber auch direkt mit der Saug- bzw. Druckseite
der Maschine. Verglichen mit dem Geh&usespalt sind die Spaltbreiten im Regelfall deut-
lich kleiner.

Entlang der Quasi-Eingriffslinie? der beiden Rotoren befindet sich der Profileingrif-
fsspalt (PE-Spalt), Bild 2.2. Durch ihn sind alle Profilliickenrdume der Druckseite mit
der Saugseite verbunden. Bei Arbeitskammern, die bereits iiber die Auslassflichen mit

der Druckseite verbunden sind, liegt iiber den PE-Spalt je nach betrachteter axialer Lage

2 Die Quasi-Eingriffslinie gibt den kiirzesten Abstand zwischen Haupt- und Nebenrotor bei einem
Rotorprofil mit Eingriffsspiel wieder.




2 SCHRAUBENVERDICHTER

das gesamte Anlagendruckverhéltnis an. Daher ist der Profileingriffsspalt eine Spaltart,
die das Liefergradverhalten der Schraubenmaschinen signifikant beeinflusst.

Die Kopfrundungsoffung, Bild 2.2, in der internationalen Literatur auch als ,blow-
hole* (Blasloch) bezeichnet, entsteht bei Profilen, bei denen die Verschneidungskante
des Gehéuses nicht direkt an den Profileingriffsspalt grenzt. An dieser Stelle wird das
Prinzip des geschlossenen Arbeitsraumes einer Verdringermaschine durch diese zusétz-
liche Offnung verletzt. Die Kopfrundungsoéffnung wird durch die im Rotorkopfbereich
auftretende Profilkontur von Haupt- und Nebenrotor und die Verschneidungskante des
Gehduses begrenzt. Durch die Kopfrundungséffnung stehen benachbarte Profilliicken-
rdume in Verbindung. Bei den heute iiblichen asymmetrischen Profilformen ergibt sich
ein Grofkenunterschied zwischen den Blaslochflachen auf der Druck- und Saugseite der
Maschine. Die thermodynamisch einflussstirkeren Fliachen im Verdichterbetrieb auf der
Druckseite sind durch die Profilform verkleinert worden; gleichzeitig nehmen die ther-

modynamisch nicht relevanten saugseitigen Blaslochflichen profilbedingt zu.?

2.3 Schraubenlader

Einen Sonderfall des Schraubenverdichters stellt der Schraubenlader dar. Der Schrau-
benlader ist als mechanisches Aufladeaggregat fiir Verbrennungsmotoren, in neueren An-
wendungen auch fiir Brennstoffzellensysteme, konzipiert. Der Aufbau gleicht prinzipiell
dem eines trockenlaufenden Schraubenverdichters. Der Schraubenlader hebt sich durch
seine kleineren Abmessungen, hoheren Drehzahlen, sein geringeres Druckverhéltnis und
die hoch instationire Betriebsart allerdings deutlich von normalen Schraubenverdichtern
ab.

Erstmals wurde der Schraubenlader von der Schweizer Firma Saurer zur Aufladung
von Nutzfahrzeug-Dieselmotoren eingesetzt [2]. Die Firma Opcon Autorotor aus Schwe-
den stellt seit vielen Jahren Schraubenlader fiir den Aftermarket-Bereich als Nachriist-
bausatz her. Ein aktuelles Anwendungsbeispiel ist der Schraubenlader im Mercedes C32
AMG von der Firma IHI aus Japan [3].

Auch in der Simulation des Betriebsverhaltens ist der Schraubenlader seit lingerem
Gegenstand der Forschung. Mit der Zusammenarbeit des Systems Schraubenlader-Motor

beschéftigten sich Kauder und Weckes [4]. Der Einfluss der Geometrie auf die Energie-

3 Diese Aussage gilt nur fiir den Verdichterbetrieb bei Schraubenladern. Bei anderen Konzepten kénnen
sich die Spaltprioritéiten verschieben.
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wandlungsgiite von Schraubenladern stand im Mittelpunkt der Arbeit von Weckes [5].
Die von ihm vorgestellte Optimalgeometrie unterscheidet sich zum Teil deutlich von

Geometriewerten ,klassischer Schraubenverdichter.

Aufgrund der inneren Verdichtung kann der Schraubenlader eine hohe Energiewand-
lungsgiite bei hohen Ladedruckverhiltnissen erreichen. Im Teillastbetrieb bedingt die
innere Verdichtung allerdings Wirkungsgradnachteile durch die nicht angepasste Ver-
dichtung des ungesteuerten Schraubenladers [6]. Mit einem gesteuerten Schraubenlader
lasst sich das Teillastverhalten optimieren. Piatkowski untersuchte verschiedene Konzep-
te zur Teillaststeuerung von Schraubenladern in ihrer Wirkung auf die Energiewandlung
[7].

Kauder und Romba griffen eines dieser Steuerungskonzepte auf und entwickelten dar-
aus den SCREW-Lader? [8]|9]. Durch eine Schiebersteuerung kann dieser Lader sowohl
im Verdichter- als auch Expansionsbetrieb laufen. Er stellt damit ein mogliches System
fiir einen Ottomotor dar, bei dem auf den Einsatz einer Drosselklappe verzichtet wer-
den kann. Die dafiir eingesetzte Expansionsmaschine gibt Leistung an die Kurbelwelle
ab, wenn der Saugrohrdruck unter Umgebungsdruck féillt. Von Riiden untersuchte dieses
Konzept in Zusammenarbeit mit dem Verbrennungsmotor [10]. In jiingster Zeit ist ein
neues Anwendungsgebiet des Schraubenladers die Aufladung von mobilen Brennstoffzel-
lensystemen in der Automobilindustrie [11][12][13].

Durch die hohen Drehzahlen, mit denen Schraubenlader betrieben werden, sind die
mechanischen Verluste durch Reibung in Lagern und Dichtungen nicht zu vernachlés-
sigen. Der Gesamtenergieumsatz ist aufgrund der geringen Druckverhiltnisse niedriger
als in Standardanwendungen von Schraubenverdichtern. Die Reibleistung kann dann,
insbesondere im Teillastbetrieb, einen erheblichen Anteil ausmachen. Takei und Takabe
konnten bei Einsatz einer Dummy-Welle in einem Schraubenlader bis zu 2 kW Reiblei-

stung feststellen [6].
Bisher konnten sich Schraubenlader im Markt nicht gegen Abgasturbolader oder

Roots-Blower durchsetzen. Mogliche Griinde sind sicherlich zum einen in den bisheri-
gen Marktanforderungen mit geringen Ladedriicken fiir aufgeladene Motoren zu sehen,
bei denen der Schraubenlader seine Vorteile nicht ausspielen kann. Anderseits wirken
eventuell auch seine komplexe Geometrie, die hohen Anforderungen an die Fertigungs-

genauigkeit, das nicht optimale Verhalten im Teillastbetrieb und die Gerduschentwick-

4 Schraubenmaschine mit Compressions- respektive Expansionswirkung
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lung abschreckend auf die Anwender. Es gilt, das vorhandene Entwicklungspotential des
Schraubenladers in die genannten Richtungen zu nutzen, um die Gesamtkombination

Schraubenlader-Motor zu optimieren.

2.4 Kenngrollen

Zur Beschreibung des Schraubenladerbetriebsverhaltens ist es sinnvoll, charakteresti-
sche Kenngréfsen einzufiihren, um einen Vergleich verschiedener Lader untereinander zu
vereinfachen.

Bei der Simulation des Betriebsverhaltens wird spater hiufig der Begriff der Rotor-
phase bzw. Periode verwendet. Die Rotorphase resultiert aus der gewahlten Kammermo-
dellvorstellung der Rotationsverdringermaschine. Sie kann folgendermafen beschrieben

werden:

GL (2-1).

~ . . 360°
Rotorphase [0...1] = Zahnteilungswinkel [O . }

ZHR

Eine integrale Aussage iiber die Dichtheit der Maschine und den Einfluss der Spalt-
massenstrome erméoglicht der Liefergrad Ap. Er ist definiert als das Verhiltnis des tat-
sichlich geforderten Massenstromes ¢ zum theoretisch férderbaren Massenstrom 1hyy,:

A = GL (2-2).
Myth
Der Liefergrad stellt ein Maf fiir die Spaltgréfsen und Durchflussbeiwerte dar und ist
ein Indikator fiir die in der Maschine auftretenden Leckagen. Durch den dissipativen
Charakter der Spaltstromung beschreibt der Liefergrad auch einen Teil der Energie-
wandlungsgiite des Laders.

Die Bewertung der Gesamtenergiewandlung des Laders in der Simulation erfolgt iiber

den isentropen indizierten Gitegrad m;s, der die isentrope Leistung Py zur indizierten

Leistung P; ins Verhéltnis setzt:
s 1= — GL (2-3).

Fiir die angestrebte ideale adiabate und reversible Prozessfithrung eines trockenlaufenden
Verdichters ergibt sich der Leistungsbedarf aus dem Produkt des geforderten Massen-

stromes ¢ und der spezifischen isentropen Arbeit wg zu:

10
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Ps: mf-ws:)\L-mth-ws Gl (2*4),
HD _Kk
J— 1 k—1
mit  w; :/ v dps = r Txp - R (2@) -1 Gl. (2-5).
5B K PND

Die Innenarbeit kann iiber das simulierte (innere) Antriebsdrehmoment M; yr und die

Winkelgeschwindigkeit wa, yr des Rotors bestimmt werden:
P = Wannr - Mingr Gl (2-6).

Neben dem inneren isentropen Giitegrad kann der effektive isentrope Giitegrad mnes als
Verhéltnis der isentropen Leistung zur effektiven Leistung P, der Maschine definiert

werden:
P, P,

Nes ' = 75 =
Po  2-7m-nanur - Manur

Gl (2-7).

Der effektive isentrope Giitegrad beriicksichtig zusétzlich die mechnanischen Verluste
durch Reibung in Lagern und an Dichtungen. Er ist mit dem inneren isentropen Giitegrad
iiber den mechanischen Wirkungsgrad 7, verbunden und kann als Messwert iiber die
Drehmomentmessung des effektiven Antriebsdrehmoments M,, yr einfacher ermittelt

werden als der innere isentrope Giitegrad.

11



3 Aufladung von
Verbrennungsmotoren und

Brennstoffzellensystemen

Ziel der Aufladung ist, durch ein zusétzliches System die Ladungsdichte des Arbeits-
mediums (Luft oder Luft-Brennstoffgemische) vor dem Einstrémen in den Zylinder an-
zuheben. Die Temperatur des Arbeitsmediums sollte moglichst konstant bleiben, um
das Fiillungsverhalten und das Temperaturprofil des Hochdruck-Arbeitsprozesses nicht
nachteilig zu beeinflussen. Die Dichteerhéhung des Arbeitsmediums kann neben einer
Steigerung der Leistungsdichte zu einer Verbesserung des Verbrennungsablaufes mit dem

Ziel einer niedrigeren Abgas- und/oder Gerduschemission genutzt werden [14].

3.1 Aufladung von Verbrennungsmotoren

Die Aufladung von Verbrennungsmotoren kann prinzipiell mit einer Vielzahl von Syste-
men erreicht werden. Folgende Arten lassen sich anhand ihrer kennzeichnenden Eigen-

schaften definieren [14]:

o Aufladung mittels gasdynamischer Effekte z.B. Schwingsaugrohr-Aufladung,

Druckwellenaufladung;

o Aufladung mittels mechanisch vom Motor angetriebener Lader z.B. Roots-Lader
(ohne innere Verdichtung), Schraubenlader oder Spirallader (mit innerer Verdich-
tung);

o Aufladesysteme mit Abgasenergienutzung z.B. Abgasturbolader;

o Aufladung durch Kombinationen aus den genannten Komponenten.

12
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Eine marktrelevante Anwendungsbreite konnten bisher allerdings nur zwei Systeme er-
langen, die mechanische Aufladung und vor allem die Abgasturboaufladung. Im Folgen-

den werden diese beiden Aufladesysteme kurz erlautert.

3.1.1 Abgasturboaufladung

Die Abgasturboaufladung beruht auf der Verbindung eines Turbokompressors auf der
Saugseite des Motors mit einer durch den Abgasstrom des Motors angetriebenen Turbi-
ne. Die vom Lader benétigte Arbeit wird also nicht in Form von Kurbelwellenarbeit dem
Motor entnommen, sondern durch die Abgasturbine aufgebracht. Hieraus folgt fiir den
stationdren Anwendungsfall, dass die Turbinenarbeit vom Betrag gleich der Verdichter-

arbeit sein muss.

Um diese Arbeit aufbringen zu konnen, ist ein Abgasgegendruck vor der Turbine
notwendig. Im Vergleich zur mechanischen Aufladung ist die Ladungswechselarbeit des
Turbomotors deshalb deutlich kleiner. Hieraus ergeben sich Nachteile, wenn die bei Tur-
boladern fiir Ottomotoren allgemein iibliche Ladedrucksteuerung durch ein Wastegate
verwendet wird, also das Vorbeifiithren eines Teils der Abgase an der Turbine bei zu
grofem Abgasangebot. Der Energieinhalt dieses Teilabgasstroms entweicht dann unge-

nutzt iiber den Auspuff in die Umgebung [15].

Eine besondere Problematik kann entstehen, wenn Abgasreinigungssysteme wie Ka-
talysator oder Rukfilter hinter der Turbine im Abgasstrang eingebaut sind. Diese Einbau-
ten induzieren einen Druckverlust in das System, der, um ein ausreichendes Druckgefille
iiber der Turbine zu erhalten, durch einen steigenden Abgasgegendruck kompensiert wer-
den muss. Unter Umstédnden steigt dadurch der Abgasgegendruck iiber den Ladedruck

an und die Ladungswechselarbeit dndert ihr Vorzeichen [15].

Die Abgasturboaufladung hat durch ihren langjdhrigen erprobten Einsatz in einer
Vielzahl von Motorenanwendungen einen hohen Entwicklungsstand erreicht. Das ist,
neben dem giinstigen Preis durch die hohen produzierten Stiickzahlen, sicherlich ein
grofer Vorteil dieses Aufladesystems. Aufgrund der Eigenschaft als Stromungsmaschine

zeichnet sich das System ferner durch geringe Schallemissionen aus.

13
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3.1.2 Mechanische Aufladung

Im Gegensatz zum Abgasturbolader ist der Lader bei der mechanischen Aufladung direkt
mit dem Motor gekoppelt und wird von diesem angetrieben. Die vom Lader aufgenom-
men Arbeit muss also direkt vom Motor aufgebracht werden. Im Motorprozess kann
ein Teil dieser Arbeit iiber eine negative Ladungswechselarbeit zuriickgewonnen werden.
Durch die unmittelbare Kopplung des Laders an den Verbrennungsmotor ergeben sich

mehrere Vorteile [15]:

e Hohe Dynamik durch gutes Anspechverhalten,
e hoher Ladedruck schon bei niedrigen Drehzahlen

e und Unempfindlichkeit gegen erhéhten Abgasgegendruck durch Einbauten im Ab-
gasstrang (Katalysator, Ruffilter etc.).

Typische Vertreter nach dem Rotationsverdringerprinzip sind der Roots-Lader und der
Schraubenlader. Hauptproblem der mechanischen Lader nach dem Verdringerprinzip
ist die bauartbedingte Luftférderung mit grofen Ladedruckpulsationen und den damit
verbundenen Ladergerduschemissionen. Ein weiteres Problem sind die Spaltverluste zwi-
schen den Drehkolben bzw. Schraubenrotoren und dem Gehéuse, die bei niedrigen Mo-
tordrehzahlen den erreichbaren Ladedruck begrenzen.

Bild 3.1 zeigt das aktuelle Anwendungsbeispiel eines Roots-Laders im neuen TSI-
Motor der Volkswagen AG. Auffillig ist die hohe Ubersetzung zwischen Kurbelwellen-
und Kompressordrehzahl, die bereits bei niedrigen Motordrehzahlen einen hohen Lade-
druckaufbau ermdoglicht, vgl. Kap. 3.1.3. Integriert ist ebenfalls eine Abschaltung mittels
Magnetkupplung. Diese Abschaltung ist energetisch in den Lastbereichen sinnvoll, in

denen der Motor auch als Saugmotor betrieben werden kann [14].

3.1.3 Downsizing

Die Reduzierung der Schadstoff-Rohemissionen und die Senkung des Kraftstoffverbrau-
ches sind der wesentliche Antrieb fiir die derzeitige Motorenentwicklung. Das Down-
sizing! kann insbesondere beim Ottomotor dazu einen wichtigen Beitrag liefern. Der
Downsizing Effekt bewirkt eine Verschiebung der Betriebspunkte des Motors zu hohe-

ren Mitteldriicken und ldsst bei konsequenter Umsetzung zyklusrelevante Verbrauchssen-

! Downsizing = Hubraumreduzierung in Kombination mit Aufladung
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Ubersetzung Kurbelwelle zu Wasserpumpe: it =0,75
Ubersetzung Wasserpumpe zu Kompressor: iz =0,52
Ubersetzung Kompressorvorgelege: iz =052
Gesamtubersetzung: iges =0,20

Vorgelege

Kompressor-Rotoren - Nebentrieb

Synchronstufe Krompressortrieb

Bild 3.1: Mechanischer Roots-Lader im aktuellen TSI-Motor der
Volkswagen AG [16]

kungen zwischen 10 und 20% erwarten, in Verbindung mit einer Bezindirekteinspritzung
sogar bis zu 30% [17].

Dem Verbrauchsvorteil solcher Systeme steht die damit steigende Komplexitét des
Gesamtsystems gegeniiber. Die Problembereiche hochaufgeladener Verbrennungsmoto-
ren liegen u.a. im Ansprechverhalten, im Low-End-Torque?, der Akustik und nicht zuletzt
der Kundenakzeptanz [17]. Mit den durch das Downsizing steigenden Aufladegraden ge-
raten zudem die bekannten Aufladeverfahren mehr und mehr an ihre Grenzen [18]. Ziel
muss es also sein, ein Aufladesystem zu akzeptablen Kosten mit der notigen Kundenak-
zeptanz zu entwickeln.

Die Volkswagen AG stellte auf der Internationalen Automobilausstellung (TAA) 2005
in Frankfurt am Main einen Motor vor, der diese Voraussetzungen erfiillen soll. Der
TSI-Motor des Golf GT verfiigt iiber zwei Aufladeaggregate, einen mechanischen Roots-
Lader und einen Abgasturbolader, und soll die Vorteile beider Systeme miteinander
verkniipfen, Bild 3.2 [16][19]. Durch die hohe Ubersetzung der Kurbelwellendrehzahl

zur Drehzahl des Roots-Laders kann dieser bereits ab Leerlaufdrehzahl einen hohen La-

2 Low-End-Torque = Anfahrdrehmoment
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Frischluft @

Luftfilter

Wpressor

R

- Drosselklappe
Regelklappe

Saugrohr

Riementrieb
Kompressor

Magnet-
kupplung

Riementrieb
Nebenaggregate

Abgaskrimmer

Abgas ;

Bild 3.2: Prinzip der Doppelaufladung im TSI-Motor der Volks-
wagen AG mit Kombination von mechanischem Roots-
Lader und Abgasturbolader [16][19]

Katalysator

Schubumluftventil

dedruck bereitstellen. Der Abgasturbolader alleine beféinde sich an diesem Arbeitspunkt
weit jenseits der Pumpgrenze und kann dieses Druckverhéltnis nicht bereitstellen. Durch
die Kombination der beiden Aggregate wird ein Druckverhéltnis von II > 2,4 zwischen
1000 bis 2000 min~! Motordrehzahl erreicht. Dabei iibernimmt der Abgasturbolader
sugsessiv einen immer grofseren Anteil des Ladedruckaufbaus wiahrend der Kompressor
iiber die Regelklappe entlastet wird. Ab ca. 2500 min ' Motordrehzahl iibernimmt dann
alleine der Turbolader die Aufladung, der Kompressor wird durch die Magnetkupplung
abgeschaltet und entlastet damit die Kurbelwelle. Der Betriebsbereich des Roots-Laders
beschriankt sich auf einen kleinen Kennfeldbereich mit iiberwiegend geringer Leistungs-
aufnahme. Die Abschaltung wirkt sich weiterhin positiv auf die Lebensdauer des mecha-
nischen Laders aus [16][19].

Mit diesem Aufladekonzept konnte ein sehr dynamischer, leistungsstarker Motor mit

geringem Hubraum (1,4 Liter Hubraum mit 125 kW) und hervorragenden Verbrauchs-

16
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kennwerten fiir diese Leistungsklasse vorgestellt werden. Das Fahrverhalten ist subjektiv

mit dem Verhalten von Saugmotoren mit deutlich gréfserem Hubraum vergleichbar.

3.2 Aufladung von Brennstoffzellensystemen

Neben der Aufladung von Verbrennungsmotoren gewinnt die Luftversorgung von mobi-
len Brennstoffzellensystemen in den letzten Jahren im Zuge der Diskussionen um Fahr-
verbote und Abgasemissionsbeschrankungen an Bedeutung. Fiir die Entwicklung solcher
Systeme gelten im Prinzip die gleichen Ziele und Randbedingungen beziiglich der Dy-
namik, der Gerduschemission, dem Gewicht und Bauraum wie bei der Aufladung von
Verbrennungsmotoren.

Verschiedene Forschungsbeitriage widmeten sich in den letzten Jahren der theoreti-
schen und praktischen Untersuchung solcher Systeme [11][12][13]. Aufgrund der hohen
Druckverhéltnisse (bis ca. IT = 3) werden bisher iiberwiegend mechanische Verdréngerla-
der, u.a. auch der Schraubenlader, in diesen Anwendungen eingesetzt. Neuere Konzepte
mit verdnderter Schaufelgeometrie bieten das Potenzial auch fiir den Einsatz von Stro-
mungsmaschinen [20].

Neben der Aufladung der Brennstoffzelle ist bei diesen Systemen oft eine Nutzung
der Abwéarme iiber eine Expansionsmaschine vorgesehen, die einen Teil der aufgebrach-
ten Verdichtungsarbeit zuriickgewinnen kann. Dieser Expander erginzt die Anordnung
zu einem Compressor-Expander-Module (CEM). In den bisher vorgestellten Prototy-
penfahrzeugen kamen iiberwiegend Stromungs- und Verdringermaschinen aus dem Ver-
brennungsmotorenbau zum Einsatz, so dass fiir diese Aufladegeréte noch ein erhebliches

Entwicklungspotential fiir den Einsatz in Brennstoffzellensystemen besteht.
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4 Ziel der Arbeit

Das Ziel dieser Arbeit ist die Untersuchung des stationiren und instationdren Betriebs-
verhaltens von Schraubenladern zur Aufladung von Verbrennungsmotoren oder Brenn-
stoffzellensystemen. Die Arbeit unterteilt sich in zwei Hauptbereiche, zum einen die
simulationsgestiitzten Untersuchungen des Betriebsverhaltens mit dem System KaSim
und zum anderen die experimentellen Untersuchungen an einem neuentwickelten Schrau-

benladerprototypen ohne Synchronisationsgetriebe.

Im Rahmen der Simulation erfolgt zunichst die Weiterentwicklung des Programms
KaSim um mechanische Kapazitdten und mechanische Verbindungen. Die Erweiterung
ermoglicht die Berechung der Lagerkréfte und des Antriebsmoments an beliebigen zwei-
welligen Rotationsverdringermaschinen, zu denen auch der Schraubenlader gehort. Ins-
besondere das instationidre Verhalten der Maschinen kann mit diesem neuen Ansatz ab-
gebildet werden. Gleichzeitig lisst sich das stationére und instationére Betriebsverhalten

vergleichen und bewerten.

Die Entwicklung von Ansétzen zur Beriicksichtigung der mechanischen Reibung in
Lagern und zum Durchflussverhalten von Spalt- und Labyrithdichtungen erlaubt es, die

Ergebnisse der Simulationen spiter mit Messungen vergleichen zu kdnnen.

Die Simulationen beruhen auf einem Kammermodell des Schraubenladers. Im ersten
Schritt wird der Einfluss zweier Geometrievarianten auf das stationédre Betriebsverhal-
ten und das stationidre Zusammenarbeitsverhalten diskutiert. Im Mittelpunkt der insta-
tiondren Untersuchungen stehen die Wirkungen verschiedener Rotorwerkstoffe (Alumi-
nium/Stahl), Rotorausfithrungen (massiv/hohl) und Rotorgeometrien (L/D-Variation)
auf das Antriebsmoment des Schraubenladers beim Beschleunigen. Ergebnis der Simu-
lationen sind grundlegende Auslegungskriterien fiir Schraubenlader beim instationéren

Einsatz und Einflussfaktoren auf das Betriebsverhalten dieser Lader.
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4 ZIEL DER ARBEIT

Der zweite Schwerpunkt der Arbeit liegt in der Entwicklung und Erprobung eines
unsynchronisierten Schraubenladers. Nach derzeitigem Stand der Technik erfolgt im
Schraubenladerbereich der Einsatz von synchronisierten Ladern. Durch einen Verzicht
auf das Getriebe reduziert sich die Komplexitit des Laders, die Montagezeit verkiirzt
sich und Einstellarbeiten fiir die Kombination Getriebezahnradpaar/Rotorpaar entfal-
len. Gleichzeitig verringert sich die Profileingriffsspalthohe durch den direkten Kontakt
der Rotoren; die Energiewandlungsgiite und der Wirkungsgrad des Laders steigt.

Die Realisierung eines unsynchronisierten Rotorpaares erfolgt durch den Einsatz einer
Verschleiftschutzschicht und durch eine Anpassung des Profils an die Einsatzbedingun-
gen. Die Schichtauswahl basiert auf Ergebnissen abgeschlossener Untersuchungen zum
Thema ,,Beschichtung von Schraubenrotoren® .

In Kennfeldmessungen wird das statiodre Betriebsverhalten des Prototypen unter-
sucht. Dabei sollen die positiven Wirkungen der Spalthéhenreduzierung durch den Ver-
zicht auf das Synchronisationsgetriebe verifiziert werden. Ebenfalls erfolgt die Diskussion
neuer Dichtungskonzepte und des Einstromverhaltens auf der Saugseite, speziell im Hin-
blick ihrer Wirkung auf die Leistungsaufnahme und den Wirkungsgrad des Laders. Die
Untersuchung zweier unterschiedlicher Rotorausfithrungen (massiv/hohl) hinsichtlich des
Beschleunigungsverhaltens schliefst diesen Teil ab.

Im letzten Teil der Arbeit dienen die zuvor gewonnenen Messergebnisse der Verifika-
tion des weiterentwickelten Simulationssystems. Neben der stationdren Simulation steht
die Verifikation der instationdren Simulation im Mittelpunkt des Vergleichs von Mes-
sung und Rechnung, um damit ein sicheres Simulationswerkzeug fiir die Untersuchung
von Rotationsverdrangermaschinen speziell bei hoch instationdren Anwendungen wie in

der Automobilindustrie zu erhalten.
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5 Simulationssystem KaSim

Die Simulation thermodynamischer und technischer Vorgéinge zur Untersuchung des Be-
triebsverhaltens von Strémungs- und Verdrédngermaschinen bereits in der Entwicklungs-
phase ist seit vielen Jahren Standard in Forschung und Entwicklung. Mit der Steigerung
der Rechenleistung der Computer ist auch die Modellierungstiefe immer weiter angestie-
gen. So gehoren heute die Finite Element Methode (FEM) und Computational Fluid
Dynamics (CFD) zum Standard bei der Fluidenergiemaschinenentwicklung, zumindest
im Bereich der Stromungsmaschinen.

Doch auch einfachere, erprobte Methoden der thermodynamischen Simulation haben
durchaus weiterhin ihre Berechtigung. Meist sind diese Modelle weniger komplex, ein-
facher zu iiberschauen und zu variieren. Die Simulation von Verdringermaschinen iiber
ein Kammermodell ist eine solche Methode. Sie wird seit einigen Jahren erfolgreich an
der Universitat Dortmund angewandt.

Das Simulationssystem KaSim ist eine Gemeinschaftsentwicklung des Fachgebiets
Fluidenergiemaschinen der Universitdt Dortmund [21][22][23][24][25][26][27] und dient
der thermodynamischen Simulation von Verdréingermaschinen auf der Basis eines solchen
Kammermodells. Es ist hauptsichlich ausgerichtet auf die Simulation von zweiwelligen
Rotationsverdringermaschinen, zu denen auch der Schraubenlader gehort, und erlaubt
sowohl eine adiabate wie auch diabate Untersuchung des Betriebsverhaltens dieser Ma-
schinen. Aber auch das Verhalten anderer Maschinentypen wie zum Beispiel von Hub-
kolbenkompressoren lisst sich nachbilden. Ferner konnen mit dieser Methode sowohl das
stationire wie auch das instationédre Verhalten simuliert werden. Die Ergebnisse der Be-
rechnungen kénnen zudem als Randbedingungen fiir weitere Untersuchungen mit FEM
oder CFD dienen.

Ein grofer Vorteil des Systems ist seine Eignung auch fiir die Simulation von Vaku-

umpumpen. Durch eine Datenbasis fiir das Spaltdurchflussverhalten im Vakuum, wel-
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5.1 KAMMERMODELL IN KASIM

ches sich grundlegend vom isentropen Durchflussverhalten bei Atmosphéarenbedingungen
unterscheidet, ldsst sich auch das Betriebsverhalten von z.B. Roots- und Schraubenspin-

delvakuumpumpen untersuchen.

5.1 Kammermodell in KaSim

Das gemeinsame Kennzeichen aller Verdrangermaschinen ist die Existenz einer oder meh-
rerer Arbeitskammern, deren Volumen sich wihrend eines Arbeitsspiels zyklisch dndern.
Das Simulationsprinzip von KaSim basiert daher auf einem Kammermodell, welches
diese Arbeitskammern abbildet. In der physikalischen Vorstellung geht man hierbei von
homogenen Zustdnden in den Kammern aus, d.h. Druck und Temperatur bleiben inner-
halb der Kammern unveréindert. Bei genauerer Betrachtung kann man allerdings auch
in Verdringermaschinen stromungsdynamische Vorgénge feststellen, die diese Homoge-
nitdt innerhalb der Kammer beeinflussen bzw. stéren konnen. An dieser Stelle bleibt
es Aufgabe des Ingenieurs zu entscheiden, ob die Annahme eines homogenen Zustands
innerhalb der Kammer gerechtfertigt ist oder nicht.

Die Mehrzahl der in der Literatur vorgestellten Kammermodelle fiir Schraubenma-
schinen betrachten eine reprisentative Kammer von ihrem Entstehen an der Saugseite
bis zu ihrem Verschwinden auf der Druckseite [28][29]. Dieses Modell ist sehr anschaulich,
da es den kompletten Arbeitszyklus der Maschine abbildet. Je nach Zahnezahl des Rotor-
profils kann es aber passieren, dass nicht dieselben Zahnliicken auf Saug- und Druckseite
miteinander in Kontakt stehen und die Arbeitskammer bilden. Dies wird durch die oben
beschriebene Betrachtungsweise jedoch nicht erfasst.

An dieser Stelle verfolgt das Simulationssystem KaSim einen anderen Ansatz [21]. In
einer Art Standbild-Analyse werden alle maschinenbeschreibenden Grofen festgehalten,
wie Volumen, Oberflichen oder Verbindungen zu anderen Kammern. Dadurch ergeben
sich Eigenschaftsverldufe iiber dem Drehwinkel fiir alle Kammern von z.B. der Volumen-
kurve oder den Spaltflachen. Dies wird spéter noch néher am Beispiel des Schraubenla-
ders erlautert.

Da die Standbild-Analyse alle Kammern und Verbindungen beriicksichtigt, ist es
ausreichend einen Drehwinkelbereich zu untersuchen, der innerhalb des Arbeitsspiels
iiberstrichen wird. Bei einer Rotationsverdriangermaschine wie dem Schraubenlader ent-

spricht dies iiblicherweise dem Zahnteilungswinkel. Dieser Zeitraum wird Periode ge-
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5 SIMULATIONSSYSTEM KASIM

HD-Stutzen
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Kammern, AM bis FM (M = Male Rotor,Hauptrotor)

AM resp. AF bis GF (F = Female Rotor,Nebenrotor)

Bild 5.1: Adiabates Kammermodell des untersuchten Schrauben-
laders (ohne Stirnspalte)
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5.1 KAMMERMODELL IN KASIM

mech. Energie

Kammer

Zustande: V(t) bzw. V(phi)
m(t) bzw m(phi)
u(t) bzw. u(phi)

therm. Energie

Massenstrom

Bild 5.2: Einfliisse auf das Arbeitsfluid in der Kammer {iber die um-
gebenen Grenzen, [21]

nannt. Nach Ablauf einer Periode, im Fall des Schraubenladers einer Zahnteilung, wie-

derholt sich der geometrische Zustand des Modells.

Im Fall eines Hubkolbenverdichters entspricht die Periode genau einem Arbeitsspiel
d.h., der Zustand des Fluids in der Kammer am Ende der Periode entspricht dem Zustand
am Anfang der nichstfolgenden Periode des Arbeitsspieles. Dies ist beim Schraubenla-
der nicht der Fall, weil die Periode hier nur einen Teil des Arbeitsspiels abdeckt. Der
Zustand einer Arbeitskammer am Ende der Periode entspricht dem Zustand der vorlau-
fenden Kammer am Anfang der Periode. Fiir jede Kammer, die wihrend der Periode
nicht verschwindet, muss daher die nachfolgende Kammer benannt werden, um genau
wie bei der Betrachtung einer reprisentativen Kammer den gesamten Volumenkurven-
verlauf abzudecken. Bild 5.1 zeigt das mit der Standbild-Methode erstellte adiabate
Kammermodell des Schraubenladers, welches jeweils die nachfolgende Kammer und die

kammerverbindenen Spalte beschreibt.

Eine Interaktion zwischen den Kammern findet iiber diese arbeitsraumbegrenzenden
Spalte statt, vgl. Kap. 2.2. Der ausgetauschte Spaltmassenstrom fiihrt zu einer Anderung
des Zustandes in der Kammer. Fiir die einzelne Kammer gilt dabei die Massenerhaltung

und Energieerhaltung in Form des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik [21]:

m' = m —+ my,, — Map, Gl (5-1),

U’ =U + (Qzu - Qab) + (qu - Wab) Gl (572)
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5 SIMULATIONSSYSTEM KASIM
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Bild 5.3: Hierachie der Kapazititsklassen in KaSim, Abstraktion der Arbeitskammern
und Bauteile [27]

Je nach Komplexitiatsgrad des Modells kénnen aber auch thermische (Warme) oder
mechanische Energien mit der Kammer interagieren und ihren Zustand beeinflussen,
Bild 5.2. Das ist der Fall bei einem diabaten Kammermodell oder einem Modell zur
Berechnung der Lagerkrifte und Antriebsmomente, das in Kap. 5.2.3 noch néiher erldu-
tert wird.

KaSim unterscheidet grundlegend zwei Arten von Elementen in der Modellebene,
Kapazititen und Verbindungselemente, vgl. Bild 5.1, die abstrahiert sind von den Ma-
schinenbegriffen Arbeitskammer und Spalt. Kapazititen sind Speicher fiir Fluidmassen,
mechanische Energien und/oder Wirme und kénnen je nach Art des zu speichernden
Inhalts klassifiziert werden [27]. Eine Kapazitiit ist finit, wenn eine Anderung ihres In-
halts (durch Zu-/Abgabe von Fluidmasse bzw. Wirme) zu einer Zustandsidnderung der
Kapazitit fiihrt oder die Anderung des Inhalts nur in einem begrenzten Mafe moglich

ist. Sie wird entsprechend als infinit bezeichnet, wenn sie trotz Zu- oder Abgabe einer

24



5.1 KAMMERMODELL IN KASIM

Verbindung
A
Differentielle Integrale
Verbindung Verbindung
A /'Y
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£ € | (Cauchy, Neumann) Spalt Isentroper Spalt (Dirichlet) Verbindung
=

Bild 5.4: Hierachie der Verbindungen, Unterscheidung zwischen differentiellen (zeit-
schrittabhéngigen) und integralen (zielorientierten, zeitschrittunabhéngigen)
Verbindungen [27]

beliebigen Menge Stoff oder Energie keine Zustandsdnderung erfihrt. Die Hierachie der
Kapazititen zeigt Bild 5.3. Beispiel fiir eine finite Fluid- und Warmekapazitit ist die
Arbeitskammer, die ihren Zustand durch Spalt- und Wérmestréme iiber ihre Begren-
zungen dndert. Im Gegensatz dazu steht die Atmosphére als infinite Kapazitit, deren

Zustand trotz Stoff- und Warmeaustausch unverandert bleibt.

Verbindungen verkniipfen Kapazititen untereinander um einen Austausch von Masse
und Energie zu ermoglichen [27]. Verbindungen sind nicht in der Lage selbst Masse oder
Energie zu speichern. Sie unterscheiden sich nach der Art des auszutauschenden Medi-
ums und werden je nach physikalischer Wirkung in zwei Kategorien unterteilt. Rohe hat
in seiner Arbeit diese beiden Verbindungsarten anschaulich beschrieben [27]. Die erste
Verbindung wird als differenzielle Verbindung bezeichnet. Die Bezeichnung ,differenzi-
ell“ basiert auf der Forderung, dass die ausgetauschten Energien (Fluid oder Wirme)
eine proportionale Funktion der Zeitschrittweite sein soll. Soll iiber den Austausch von
Energie ein definierter Zustand (Druck, Temperatur) in den angeschlossenen Kapazité-

ten erreicht werden, kann dies iiber ,jintegrale” Verbindungen geschehen. In diesem Fall
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5 SIMULATIONSSYSTEM KASIM

sind die Betrige der ausgetauschten Energien unabhéngig vom Zeitschritt. Die Struktur
der Verbindungen stellt Bild 5.4 dar.

Bild 5.3 verdeutlicht ferner, dass bereits im Entwicklungsstadium von KaSim Wert
darauf gelegt wurde, eine zukiinftige Erweiterung des Programms moglichst einfach ge-
stalten zu konnen. So ist die grundlegende Struktur fiir die Berechnung von mechanischen
Kapazititen bereits vorhanden. Im Folgenden werden nun die Prinzipien und Grundla-
gen fiir die Berechnung von Kréften und Momenten von Rotationsverdringermaschinen

mit KaSim naher betrachtet.

5.2 Erweiterung von KaSim

Bei der Maschinenentwicklung ist die Kenntnis der Lagerbelastung von erheblicher Be-
deutung. Mit Hilfe der Lagerkrifte ist es moglich, entsprechende Lager zu dimensionieren
und eine Lebensdauerberechnung durchzufiihren. Einen grofen Stellenwert, insbesondere
in Anwendungen im Automobilsektor, hat auch das instationére Verhalten der Maschine.
Hierzu zdhlen das Antriebsmoment bei Beschleunigungen und das Beschleunigungsver-
halten.

Aussagen zu diesen Grofen sind allerdings mit dem oben vorgestelltem Kammer-
modell nicht moglich. Die Simulation liefert mit der bis dahin vorgestellten Modellie-
rungstiefe nur thermodynamische Daten wie Driicke, Temperaturen und Massenstrome.
Weiterhin kann iiber den Druckverlauf die Innenleistung der Maschine bestimmt werden.

Betrachtet man allerdings die Berechnung dieser Innenleistung genauer, ergibt sich
ein alternativer Ansatz zur Bestimmung der Innenleistung iiber die Winkelgeschwindig-

keit und das Drehmoment:
P; = zur - nur - /p dV = Wan,ur * Miur Gl. (5-3).

Diese Gleichung liefert den Ansatz fiir die Vorgehensweise um die Berechnung von Kraf-
ten und Momenten zu ermoglichen. Die Rotationsgeschwindigkeit w,, nr ist bereits be-
kannt und das Drehmoment M;ur kann aus dem Kammerdruck, der auf die Rotoren
einwirkt, und den Lagerungsbedingungen berechnet werden. Dazu ist allerdings eine
Erweiterung des Simulationssystems KaSim notwendig, um diese Grofen aus dem Kam-

mermodell bestimmen zu konnen.
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5.2 ERWEITERUNG VON KASIM

5.2.1 Mechanische Kapazititen

Ahnlich wie die bereits im Kapitel 5.1 vorgestellten Kapazititen und Verbindungen
lassen sich analog mechanische Kapazitdten und Verbindungen definieren. Bild 5.5 zeigt
vergrofert die Bereiche aus den Bildern 5.3 und 5.4, welche die Struktur dieser neuen
Kapazititen und Verbindungen verdeutlicht und Beispiele aus der Anwendungsebene
nennt.

In der obersten Hierarchieebene der Kapazitéiten ist eine Klasse so genannter star-
rer Korper definiert. Diese Starrképer sind prinzipiell finite mechanische Kapazititen,
konnen Krifte und Momente aufnehmen und sich dadurch entsprechend ihren Lage-
rungsbedingungen bewegen. Aufgrund dieser Bewegung sind sie Trager von mechanischer
Energie. Die Eigenschaften der Starrkérper sind in Tabelle 5.1 verzeichnet.

Der Starrkorper ist zunéchst allerdings sehr abstrakt und allgemein ausgerichtet. Er
beschreibt alle Arten von mechanischen Kérpern, z.B. auch zur Berechnung eines Hub-
kolbenkompressors oder anderer Kompressorbauarten. Fiir die weiteren Betrachtungen,
speziell bei der automatischen Erstellung des Gleichungssystems (vgl. Kap. 5.2.3), ist

dieser Korper zu komplex und bietet zu viele Variationsmdéglichkeiten. Daher ist ein ab-

A
Mechanische
Kapazitit
A ?
Mechanische
Verbindun
Starrkérper Infinite mech. g
(finite mech. Kap.) Kapazitit
g A A |
u
) - Oberflichen || Kinematische Antriebs-
g Rotierender Verbindung Vetbindung | | Verbindung
B Starr‘k('jrper 2 2 7y
& Y
E ;
= Hauptrotor, Antrieb, Rotorober- Synchron. | | Moment- bzw. Gekoppelte
§ 3 Nebenrotor Abtrieb flichen Getriebe Drehzahlvorg,. Rotoren
2

Bild 5.5: Einbindung der mechanischen Kapazitéten und Verbindungen in die Hierachie
von KaSim
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5 SIMULATIONSSYSTEM KASIM

Eigenschaft Typ Einheit
Masse Skalar [kg]
Translation 3D-Vektor [m/s]
Rotation 3D-Vektor [1/s]
einwirkende Krifte 3D-Vektor [N]
einwirkende Momente! 3D-Vector [Nm]
Lagerung des Korpers, Lager 1 bis n

Lagerposition i 3D-Vektor [m]
Lagerwertigkeit i 3D-Vektor [—]

Tabelle 5.1: Eigenschaften allgemeiner Starrkérper in KaSim

geleiteter Korper, der rotierende Starrkorper, zur speziellen Beschreibung des Problems
bei Rotationsverdriangermaschinen eingefiihrt worden. Dieser besitzt zusétzlich zu den
oben genannten noch das Massentrigheitsmoment um die z-Achse als signifikante FEi-
genschaft.

Haupt- und Nebenrotor des Schraubenladers sind rotierende starre Kérper. Die sche-

matische Darstellung eines Rotors mit seinen Lagerpositionen und Lagerkriften in 2D-

! bezogen auf den Koordinatenursprung dieses Korpers

A E
y F(p)

Fa / [

A 4
A

Zp Zg

Bild 5.6: Schematische 2D-Darstellung eines Schraubenladerrotors mit Reak-
tionskréften Fy und Fp und Belastung durch druckabhéngige Krifte
F(p) und Momente M (p)
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5.2 ERWEITERUNG VON KASIM

Darstellung verdeutlicht Bild 5.6. Im Ursprung des lokalen Rotorkoordinatensystems
wirken die noch unbekannten Krifte und Momente aus der Druckbelastung des Rotors.
Der Ursprung dieses Koordinatensystems liegt auf der druckseitigen Rotorstirnseite zen-
trisch auf der Rotationsachse. Die Festlegung des Rotors erfolgt {iber die Lager, wobei
im Normalfall das Lager A als Fest- und das Lager B als Loslager vorgesehen ist. Grund-
sitzlich kann aber auch die umgekehrte Variante realisiert und berechnet werden. Um
eine Losung des spéter aufzustellenden linearen Gleichungssystems zu erhalten, ist nur
eine statisch bestimmte Lagerung zuléssig.

Ebenso wie bei den bereits vorgestellten Kapazititen gibt es auch eine infinite me-
chanische Kapazitat. Die infinite mechanische Kapazitit kann mechanische Energie auf-
oder abgeben und stellt damit eine Mdglichkeit dar, den Ab- oder Antrieb einer Rotati-

onsverdrangermaschine zu generieren.

5.2.2 Mechanische Verbindungen

Um die Reaktionskrifte ﬁA und ﬁB in den Lagern bestimmen zu kénnen, muss die Ro-
torbelastung (Kraft F(p) und Moment M (p)) aufgrund der einwirkenden Druckkriifte
berechnet werden. Voraussetzung ist die Kenntnis des Kammerdruckes und der Roto-
roberfliache, auf die dieser Druck einwirkt. Der Druck ist eine bereits bekannte Groéfe
in KaSim. Durch eine neue mechanische Verbindung, die Oberflichenverbindung vgl.
Bild 5.5, wird der Druck mit der Rotoroberfliche verkniipft, so dass eine resultierende
Kraft und ein Moment bezogen auf den Koordinatenursprung dem Rotor aufgeprigt
wird.

Die wirkende Kraft und das Moment sind, wie man leicht einsieht, abhingig von der
Lage und Orientierung der Rotoroberfliche. Durch die dreidimensionale Verwindung
des Rotors bei Schraubenmaschinen ergibt sich eine sehr komplexe Oberflache. Um das
Berechnungsverfahren zu automatisieren ist ein Programm entwickelt worden, das die
Erstellung des Kammermodells (vgl. Bild 5.1) und die Berechnung der geometrischen
Grofsen der einzelnen Kammer anhand der Profildaten der Rotoren durchfiihrt.

Die Stirnschnittkontur des Rotors ist durch eine Punktfolge geben. Weiterhin sind der
Umschlingungswinkel und die Lénge des Rotors bekannt. Anschliefend kann der Rotor
entlang der z-Achse, senkrecht zum Stirnschnitt, in bis zu 2000 Segmente unterteilt
werden. Jedes Oberflachenelement auf diesen Segmenten ist durch vier Punkte definiert,

die zwei Dreiecksflachen bilden. Die Definition von zwei Dreiecksflédchen ist notwendig,
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Rotorsegmen

Ortsvektoren r, bis r, vom
Koordinatenursprung zu den

Lage des Oberflachen-
elementes auf dem Hauptrotor

Bild 5.7: Darstellung eines Oberfliachenelementes auf dem Hauptrotor, def-
iniert durch die Verbindungsvektoren der Punkte ', ¥y, 5 und 24

weil sich die vier Punkte aufgrund der Verwindung des Rotors nicht in einer Ebene
befinden. Bild 5.7 stellt beispielhaft eine solche Oberfliche auf dem Hauptrotor dar.

Auf ein solches Oberflachenelement mit der Fléche /Yni bewirkt der Kammerdruck p
die folgende Kraft Ei:

l

—

—

Diese Kraft fithrt mit dem Abstand s; vom Koordinatenursprung zum Moment Mi be-

zogen auf diesen Ursprung:
Mi:.ﬁxﬁ:—p-éxgni Gl (5*5)

Mit den Ortskoordinaten der Punkte (7 bis ) im Segmentschnitt konnen die Ver-
bindungsvektoren #; bis 7, und damit auch die Flichennormalenvektoren der beiden

Dreiecke bestimmt werden:
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5.2 ERWEITERUNG VON KASIM

. (J_L"Q X 3_3"1) Gl (5*6),

(@ % ) GL (5-7).

Ebenso lassen sich hiermit die Flachenschwerpunktsvektoren der beiden Dreiecke be-

rechnen:

. |.f’1 X f2| . (51_7’2 X fl) —+ ff() Gl (5*8),

. |f3 X f4| . (J_L"g X 54) + 3_3"0 Gl (5*9)

Der Abstandsvektor vom Koordinatenursprung bis zu der Ebene, in der das betrachte-
te Oberflachenelement liegt, wird durch den Vektor 7y beriicksichtigt. Damit ergeben
sich druckabhéngige Krifte und Momente auf das Rotoroberfldchenelement. Gleichzeitig
analysiert das Programm anhand des Verlaufes des Profileingriffsspaltes zwischen den
Rotoren, zu welcher Kammer die entsprechenden Oberflachenelemente zugeordnet sind

und summiert die Kraft- und Momentanteile fiir diese Kammer:

_i; = Z_fl = Z (/Tnl + /TnQ) Gl (5-10),
% _ Z__fi -y (gl x A’m) +3 <§2 X A’n2> Gl (5-11).

Es ergeben sich so die druckbezogenen Krifte und Momente aller Kammern fiir einen
Drehwinkel. Wie in Kap. 5.1 beschrieben, wiederholt sich diese Analyse fiir mehrere
Drehwinkelstellungen, um den Verlauf dieser Grofsen wihrend einer Periode adiquat
abzubilden. Das adiabate Kammermodell aus Bild 5.1 erweitert sich so um die mecha-

nischen Kapazitidten und Verbindungen und wird deutlich komplexer, Bild 5.8.

Als weitere mechanische Verbindungen sind noch die kinematische Verbindung und
die Antriebsverbindung zu nennen. Die kinematische Verbindung erlaubt die kinemati-
sche Kopplung von Starrkorpern, im Fall der Rotationsverdrangermaschinen der beiden
Rotoren. Im klassischen Fall entspricht dies dem Synchronisationsgetriebe. Die Festle-
gung der kinematischen Kopplung ist notwendig, um das mechanische System korrekt

zu beschreiben und das gekoppelte System aus zwei Starrkorpern auflosen zu kénnen.

Die Antriebsverbindung hat einen speziellen Charakter und verbindet einen Starrkor-

per mit einer infiniten mechanischen Kapazitét (als An- oder Abtrieb). Als Besonderheit
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Bild 5.8: Adiabates Kammermodell des untersuchten Schraubenladers (oh-
ne Stirnspalte) mit mechanischen Kapazititen und Verbindungen
(vereinfachte Darstellung)

gegeniiber den bisher betrachteten periodischen Objekten (die alle von der Rotorpha-
se bzw. dem Drehwinkel abhéingen) ist diese Verbindung zeitabhéingig. Dies erlaubt es,
einen zeitabhingigen Drehzahl- oder Drehmomentenverlauf dem Model aufzupriagen. Da-
mit lassen sich beliebige Anfahr- und Hochfahrkurven bis hin zu Fahrzyklen im Modell
nachbilden. Dies ist insbesondere fiir die instationédre Betrachtung des Schraubenladers,

auch in Zusammenarbeit mit dem Verbrennungsmotor, von Bedeutung.
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5.2.3 Lineares Gleichungssystem

Einen Sonderfall in der Hierachiestruktur von KaSim stellen die gekoppelten Starrkorper
dar, vgl. Bild 5.5. Sie sind im Prinzip nicht in die bisherige Struktur des Programmsy-
stems eingebunden, obwohl sie natiirlich auf die Funktionen der mechanischen Kapazi-
tdten und Verbindungen zuriickgreifen. Dieser Ansatz wurde gewéhlt, um die komplexe
Aufgabe der automatischen Generierung eines linearen Gleichungssystems fiir gekoppelte

Starrkorper in eine gesonderte Programmstruktur zu iiberfiihren.

Nachdem die aufgepriagten Krifte und Momente aufgrund des Kammerdrucks fiir
die beiden Rotoren bekannt sind, resultieren aus dem linearen Gleichungssystem die
Auflagerreaktionen und die Beschleunigung anhand der Gleichgewichtsbedingungen und
Bewegungsgleichung der Rotoren. Zunéchst lésst sich fiir jeden einzelnen Rotor ein Glei-

chungssystem folgender Form aufstellen:

Z F}IR,NR =0 (Summe der Krifte in x,y,z-Richtung) Gl (5-12),
Z My r.xp=0 (Summe der Momente in um die x,y-Achse) Gl (5-13),
Z MZ,HR,NR = @z,HR,NR : wz,HR,NR (Rotation um die Z—AChSG) Gl (5*14)

Weiterhin handelt es sich bei dem System um ein gekoppeltes Problem. Die beiden Roto-
ren konnen nicht frei rotieren, sondern unterliegen einer kinematischen Zwangsbedingung
durch ihre Verzahnung. Die Drehmomentiibertragung zwischen den Rotoren geschieht
dabei im Normalfall iiber ein synchronisierendes Zahnradpaar. Dies ist insbesondere bei
Aluminiumrotoren fiir Schraubenlader Stand der Technik, da sich die Rotoren nicht

beriithren diirfen.

Im Fall des in dieser Arbeit untersuchten unsynchronisierten Schraubenladers erfolgt
die Drehmomentiibertragung trocken direkt im Profileingriff zwischen Haupt- und Ne-
benrotor, Bild 5.9. Der Kontaktpunkt?, an dem die Momentiibertragung ansetzt, ist
fiir beide Rotoren als geometrische Randbedingung hinterlegt. Im realen Betrieb wan-
dert der Kontakt entlang der z-Achse der Maschine. Da die realen Eingriffsverhéltnisse
kaum vorauszusehen sind, ist als konstanter Beriihrpunkt der Walzkreis der Rotoren in

der Mitte des Profilteils gew#hlt worden. Dabei wird der Flachennormalenvektor an der

2 Wie sich der reale Kontakt ausbildet, ist nicht bekannt. Mdglich ist ein Punkt-, Linien- oder Fliichen-
kontakt.
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Druckkrafte u. -momente

bez. auf den Koordinaten-
ursprung auf der Stirnseite
von HR und NR

Lagerposition auf der
Saugseite in den Rotoren

Y

Bild 5.9: Gekoppeltes System von Haupt- und Nebenrotor am Beispiel des
unsynchronisierten Schraubenladers

Kontaktstelle beriicksichtigt, um Verzahnungskréfte in andere Koordinatenrichtungen

nicht zu vernachldssigen. Die zusédtzliche kinematische Zwangsbedingung lautet

WHR = © - WNR Gl. (5-15),

und verkniipft die Winkelbeschleunigung bzw. -geschwindigkeit zwischen den beiden
Rotoren. Zusammen mit den Gleichgewichtsbedingungen bzw. der Bewegungsgleichung
der Rotoren bildet diese Gleichung ein lineares Gleichungssystem fiir die unbekannten
Lagerkrifte, das Antriebsmoment, die Beschleunigungen und die Kontaktkraft zwischen

Haupt- und Nebenrotor.

Die Losung des linearen Gleichungssystems erfolgt {iber einen numerischen Gauss Al-
gorithmus mit Pivotisierung. Die Berechnung ist zu jeder Drehwinkelstellung innerhalb
der Rotorphase mdoglich. Dadurch wird der Verlauf der Lagerkréfte und des Antriebs-
moments iiber der Phase wiedergegeben. Dies ermdglicht eine detaillierte Analyse der

Wirkung der mechanischen Kapazititen und Verbindungen.
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5.2 ERWEITERUNG VON KASIM

5.2.4 Genauigkeitsanalyse

Die erweiterte Version des Programms KaSim erlaubt es nun fiir beliebige zweiwellige
Rotationsverdrangermaschinen neben den thermodynamischen Betriebsparameter auch
die mechanischen Belastungen von Lagern zu berechnen. Ein weiterer Fortschritt ist die
instationdre, transiente Simulation von Beschleunigungsmomenten und -zeiten bei gleich-
zeitiger Untersuchung und Bewertung des thermodynamischen Verhaltens. Dies wird in
Kapitel 9 eingehend erldutert. Zunéchst ist es allerdings geboten, das neue Verfahren
hinsichtlich seiner Simulations- bzw. Rechengenauigkeit zu iiberpriifen. Die Genauigkeit
des Simulationssystems hingt zum einen von den verwendeten Berechnungsmodellen und
zum anderen von den Berechnungsansitzen ab. An dieser Stelle werden zunidchst nur
die verschiedenen Ansétze miteinander verglichen. Ein Vergleich mit Messergebnissen

zur Modellvalidierung erfolgt zu einem spéiteren Zeitpunkt, vgl. Kap. 11.

Um die Rechengenauigkeit des neuen Verfahrens im Vergleich zur bisherigen Pro-
grammversion zu untersuchen, wird ein einfaches Kammermodell einer rotierenden Schei-
be verwendet, Bild 5.10. Diese Modell beschreibt keinen realen Verdringermaschinen-

typ, sondern ist lediglich ein geometrisch und mathematisch einfach zu erfassendes Ab-

r=100mm
[=250mm

Auslass

_—

_—

Einlass

Kammern:
A B, C

Bild 5.10: Geometrisch und mathematisch einfa-
ches Modell einer rotierenden Scheibe als
virtueller Verdichter
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5 SIMULATIONSSYSTEM KASIM

bild mit dem virtuellen Verhalten einer Verdringermaschine, dessen Kammermodell we-

niger komplex als z. B. das eines Schraubenladers ist.

Die Luft stromt hier zundchst durch den Einlass in die sich vergréfernde Kammer
C, durchlauft eine Transportphase ohne innere Verdichtung in der Kammer B und wird
in Kammer A ab einem festen Zeitpunkt durch den Auslass ausgeschoben. Einlass- und
Auslassvorgang werden als isentrope Spaltstromungen angenommen. Als Vergleichsgrofse
fiir die Rechengenauigkeit dient die Innenleistung, die nach Gl. (5-3). iiber zwei verschie-
dene Ansitze berechnet werden kann. Zum einen kann die Leistung iiber das Integral
[ pdV berechnet werden; eine Néherungslosung anhand dieses Vorgehens ist in KaSim

bereits integriert.

Uber die definierten mechanischen Kaparzititen und Verbindungen ist nun auch das
Antriebsdrehmoment bekannt und die Innenleistung kann auch iiber das Drehmoment
und die Winkelgeschwindigkeit ermittelt werden. Im Fall des Modells der rotierenden
Scheibe des virtuellen Verdichters kann die Innenleistung analytisch bestimmt werden,
vgl. Bild 5.10:

3
r T

Entscheidend fiir die Genauigkeit der beiden Verfahren ist also, wie genau der rea-
le Druckverlauf in der Verdriangermaschine wiedergegeben wird. Betrachtet man einen
Ausschnitt aus dem Druckverlauf einer Kammer und analysiert an diesem Ausschnitt die
Berechnungsverfahren, werden die Rechengenauigkeit und die impliziten Abweichungen
der unterschiedlichen Ansitze deutlich, Bild 5.11.

Beide Verfahren arbeiten mit diskreten Zeitschritten, die in entsprechenden Kam-
mervolumenverédnderungen resultieren. Bei der Berechnung der Innenleistung iiber die
Volumenkurve erfolgt in einem ersten Schritt eine adiabate Volumenverringerung; an-
schlieffend werden die Spaltmassenstréme aufgrund der Druckunterschiede zwischen den
Kammern berechnet und der Austausch dieser Massenstrome durchgefiihrt. Dadurch
sinkt der Druck in der betrachteten Kammer, d.h. die so errechnete Innenarbeit (und

damit auch die Innenleistung) ist um die rot markierte Fliche zu hoch bestimmt worden.

Bei der Berechnung der Krifte und Momente wird der Druck zu Beginn des Zeit-
schrittes zu Grunde gelegt. Dadurch fillt die ermittelte Innenarbeit bzw. -leistung bei

diesen Verfahren um die in blau markierte Fliche zu niedrig aus.
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1. Adiabate Verdichtung
2. Spaltmassenstrome

N 3. Berechnung der Krafte
und Momente mit dem
Anfangsdruck
2. Abweichung P, =z n¢'p dV
1. Abweichung
P,=o M;
realer /
Druckverlauf 3
e »
dV ~ dt

vV

Bild 5.11: Abweichung aufgrund der Rechenverfahren in KaSim bei der Be-
rechnung der Innenarbeit bzw. Innenleistung

Es kommt also bei beiden Verfahren zu Abweichungen aufgrund der gewihlten Re-
chenansitze, wobei die Abweichung bei dem neuen Ansatz der Innenleistungsberechnung
mit Hilfe des Antriebsdrehmoments tendenziell hoher ausfillt. Durch die Wahl kleinerer
Zeitschritte kann die Rechengenauigkeit dennoch signifikant erhéht werden.

Diesen Zusammenhang verdeutlicht Bild 5.12. Wie nach Bild 5.11 zu erwarten,
tendiert die beispielhaft berechnete Innenleistung des Kammermodells des virtuellen
Verdichters mit zunehmender Zahl von Zeitschritten von zwei Seiten zu einem Grenzwert.
Das Verfahren der Berechnung der Leistung iiber die mechanischen Kapazititen und
Verbindungen erreicht diesen Grenzwert dabei ebenfalls erwartungsgemaf erst bei mehr
Zeitschritten aufgrund der hoheren impliziten Abweichungen. Ab etwa 1000 Zeitschritten
ist eine akzeptable Genauigkeit von ca. 2% erreicht.

Durch andere mathematische Verfahren, die eine Interpolation des Druckes wahrend
des Zeitschrittes oder zum Ende des Zeitschrittes erlauben, kann die Genauigkeit an die-

ser Stelle erh6ht oder aber die Anzahl der Zeitschritte verringert werden. Die Rechenzei-
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Bild 5.12: Relative Abweichung der Rechenverfahren in Abhéingigkeit der gewahlten
Zeitschritte bei der beispielhaften Berechnung des virtuellen Verdichters

ten fiir das Modell verkiirzen sich. Diese Verfahren sind aber mathematisch komplexer

und nur mit Aufwand in das vorhandene Konzept von KaSim zu integrieren. An dieser

Stelle ist darauf zu Gunsten einer erhohten Anzahl von Zeitschritten verzichtet worden.
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6 Geometrische Skalierung von

Schraubenladern

Die Erstellung eines Kammermodells fiir einen Schraubenlader ist zur Zeit, insbesondere
bei Einbindung der mechanischen Kapazitidten und Verbindungen, ein zeitaufwendiger
Vorgang. Um bei den geplanten Variationsuntersuchungen den Aufwand zu minimieren,
ist es sinnvoll, das vorhandene Modell mit Hilfe zu definierender geometrischer Skalie-

rungsfaktoren auf eine neue Modellgréfte anzupassen.

Hier handelt es sich um Faktoren, die eine geometrische Skalierung des Modells er-
moglichen. Dieser Ansatz kann nicht im Sinne der kinematischen Ahnlichkeit aus dem
Bereich der Strémungsmaschinen verstanden werden. Es ist also nicht moglich, auf Ba-
sis der Ergebnisses eines kleinen Modells auf das Verhalten einer wesentlich gréfleren
Maschine zu schlieRen, wie es die kinematische Ahnlichkeit der Geschwindigkeitspline
von Stromungsmaschinen fiir Modell und Grofausfithrung erlaubt [30]. Vielmehr dient
dieses Vorgehen der geometrischen Skalierung, der anschliefsend noch die thermodyna-
mische Simulation folgen muss. Dabei kdnnen und werden die Simulationsergebnisse der

beiden Modelle durchaus variieren.

Genau dieses Verhalten der Modelle ist erwiinscht bzw. soll untersucht werden. Die
Frage ist ndmlich, inwieweit die Geometrieverdnderung der Rotoren die Thermodynamik
und das transiente Verhalten der Maschine beeinflussen. Dabei sollen die Spalthéhen
konstant bleiben. Dies ist bei den weiteren Untersuchungen nur akzeptabel, wenn sich
die Durchmesser- und Léngenidnderung der Rotoren in Grenzen halten und den Faktor
2 nicht {iberschreiten. Bei groferen Variationen (Modell — Grofausfiihrung) muss hier
auch das thermische Ausdehnungsverhalten beriicksichtigt und die Spalthéhen miissen

entsprechend angepasst werden.
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Die geometrische Ahnlichkeit bei einer Schraubenmaschine ist allerdings nur gegeben,
wenn das Profil und der Umschlingungswinkel der Rotoren sich nicht &ndern. Bei einer
Verdnderung des Profils und des Umschlingungswinkels wird die Situation wesentlich
komplexer; so dndert sich in diesem Fall auch die Zuordnung der Haupt- und Nebenro-
torkammern zueinander. Dies kann allein iiber geometrische Skalierungsfaktoren nicht
abgebildet werden. Bei einer Variation des Langen-Durchmesser Verhéltnisses L/D der
Rotoren, die im Rahmen dieser Arbeit untersucht wird, lassen sich die verschiedenen
Modellgrofen innerhalb des Kammermodells (z. B. Kammervolumen, Rotoroberfléchen,
Spaltlingen etc.) mit unterschiedlichen Skalierungsfaktoren anpassen.

Die geometrischen Abmessungen des vorhandenen und des neuen Modells liefern die
Skalierungsfaktoren fiir die unterschiedlichen Modellgréfen. Dabei werden die Daten des
Hauptrotors betrachtet, der Index a steht fiir das Ausgangsmodell und der Index n fiir
das skalierte, neue Modell.

Der Skalierungsfaktor fiir das Hubvolumen und die Kammervolumina des Modells

hdngt von der Zahnliickenfliche im Stirnschnitt und der Linge des Rotors ab:

Dn HR 2 Ln HR
o~ 13 = : . GL (6-1).

fV 1 (Da,HR> La,HR ( )
Die radialen Austrittsflachen im Gehéuse, die Kraftoberflachenanteile der Rotoren in x-
und y-Richtung, die Verbindungsflichen zwischen Haupt- und Nebenrotorkammern und
die Blaslochfldchen sind Flichengréfien, die vom Durchmesser und der Linge des Rotors

beeinflusst werden. Der zugehorige Faktor lautet:

Dn HR Ln HR
~ 2= Z2HR o 1. (6-2).
fFA Da,HR La,HR G (6 )

Die Faktoren fiir die axialen Ein- und Auslassflichen, die Rotorfldchen in z-Richtung
und die Stirnspalte sind abhiingig von den stirnseitigen Fliachen bzw. Lingen und damit

vom Durchmesser des Rotors:

Donr \’ D, _

fa~?= ( ’HR> (Fliche) bzw. fog ~ 1= =2 (Strinspalt) Gl (6-3).
Da,HR Da,HR

Beim Skalierungsfaktor fiir den Gehiusespalt gestaltet sich der Sachverhalt komplexer.

Betrachtet man den Rotor im Gehduse, kann die Linge der Kopflinie und damit des

Gehéausespaltes durch Projektion des dreidimensionalen Problems in die Ebene gelost
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Gehausespaltlange Projektion in die Ebene
e

¢ = Umschlingungs-
winkel Hauptrotor

stirnseitige
Lange L

Rotorlange

| ¢r/360°T1D

Rotor

3-dimensionale Betrachtung

Bild 6.1: 3-dimensionaler Verlauf des Gehiusespaltes und Ubertragung der Spaltlinge
in die Ebene

werden, Bild 6.1. Es ergibt sich ein rechtwinkliges Dreieck, dessen beiden Kathetenlin-
gen vom Durchmesser und der Lange des Rotors abhdngen bzw. bestimmt werden. Die
Lange der Hypotenuse, die Kopflinien- bzw. Gehdusespaltbreite, berechnet sich aus dem

Satz des Pythagoras

PHR 2
Lspalt = \/LQRotor + <360° TT DROtOr) Gl. (674):
und man erhilt fiir den Skalierungsfaktor des Gehéusespaltes bei konstantem Umschlin-
gungswinkel
L spa k-D2yp+ L2 2
fa o~ 0= oSR GBI it k= (S0 x) Gl (6-5).
La,Spalt k- Da,HR + La,HR 360°

Bei der Bestimmung des Skalierungsfaktors fiir den Profileingriffsspalt wird auf ein Pro-
gramm zur Berechnung des Eingriffsspaltverlaufs zuriickgegriffen [31]. Das Programm
bestimmt auch die Linge des Profileingriffsspalts. Daraus ergibt sich der Skalierungs-
faktor fiir den Eingriffsspalt: l

n,PE

fre~ 1= 7"— Gl. (6-6).

la,PE
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Nun fehlen noch die Skalierungsfaktoren fiir die Momentfldchenanteile der Rotoren.
Diese sind zum einen abhéngig von der Rotoroberfléche, also vom Durchmesser und /oder
der Lange des Rotors, und zum anderen vom Abstand dieser Oberfliche vom Koordi-
natenursprung. Fiir das Drehmoment um die z-Achse (Rotordrehachse) sind neben der
Durchmesserinderung fiir den Abstand vom Koordinatenursprung die projezierten Fli-
chen auf die xz- bwz. yz-Ebene bestimmend. Die Skalierung dieser Fliachen ist mit der
Durchmesser- und Langendnderung gekoppelt. Damit erhélt man fiir den Skalierungs-

faktor des Drehmoments um die z-Achse:

faz ~ 1P = (DH’HR> 2 Lopr (z-Achse) Gl (6-7).
D, ur Lanr

Dieser Faktor muss mit dem Faktor fiir die Volumenanpassung iibereinstimmen. Bei
einer ideal dichten Maschine dndert sich die Innenarbeit analog zum Faktor fiir die
Volumenkurve (Berechnung iiber die Volumenkurve) oder zum Faktor fiir das Antriebs-
moment (Berechnung iiber das Drehmoment). Daher miissen beide Faktoren nicht nur
dieselbe Dimension sondern auch absolut denselben Wert haben.

Fiir die Skalierungsfaktoren der Momente um die x- und y-Achse stellt sich die Er-
mittlung eines einzelnen Faktors als unmoglich dar. Das Problem resultiert aus dem
Vektorkreuzprodukt des Flachenschwerpunktsvektors mit dem Flichennormalenvektor,
vgl. Gl. (5-11). Das Moment um die x-Achse resultiert beispielsweise aus den projizier-
ten Fliachen in die xy- und die xz-Ebene, Bild 6.2. Die Skalierung der Fliche in der
xy-Ebene ist vom Quadrat des Durchmessers, die Abstandsinderung vom Durchmesser
abhingig. Im Gegensatz dazu ist die projizierte Fliche in der xz-Ebene vom Durchmes-
ser und der Linge des Rotors abhingig und der Abstand ebenfalls eine Funktion der

Langendnderung. Damit ergeben sich zwei Skalierungsfaktoren fiir dieses Moment:

D, 3
faxya ~ 1P = <—D ’EE) (a) Gl. (6-8),
D, L, 2
o == et () G 0.

Gleiches gilt auch fiir die Faktoren des Moments um die y-Achse. Die Momente um
diese beide Achsen konnen also nicht mit einem einzigen Skalierungsfaktor angepasst

werden, sondern die beiden Momentanteile miissen mit ihren jeweiligen Faktoren beriick-
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Faktor ~D3 Faktor ~D L2

Bild 6.2: Projektion eines Rotoroberflichenelements in die xy- und xz-
Ebene mit Skalierungsfaktoren fiir Momente um die x-Achse

sichtigt werden. Um die Aufteilung dieser Anteile zu erméglichen, sind die Schwerpunkts-
vektoren und Flachennormalenvektoren nach Gl. (5-11) des Ausgangsmodels notwendig.
Damit kénnen dann iiber das Vektorprodukt die Einzelanteile des Gesamtmoments des
Referenzmodells berechnet und dann mit den Skalierungsfaktoren versehen werden.
Mit diesen Skalierungsfaktoren ist es nun moglich, ausgehend von einem vorhande-
nen Modell, andere Maschinengrofen im Bereich [ < 2 abzuleiten und zu simulieren. In
Kap. 9.2.2 wird dieses Vorgehen angewendet, um anhand einer Variation des Langen-
Durchmesser-Verhiltnisses des Rotors eine Bewertung verschiedener Geometrien hin-
sichtlich thermodynamischen Verhaltens und instationidren Beschleunigungsverhaltens

durchfithren zu konnen.
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7 Profil- und Spaltanalyse

Wihrend oleingespritzte Schraubenmaschinen unsynchronisiert betrieben werden, ist
bei den trockenlaufenden Varianten ein Synchronisationsgetriebe nach dem derzeitigen
Stand der Technik iiblich, um eine Beriihrung der Rotoren zu vermeiden. Durch einen

Verzicht auf dieses Synchronzahnradpaar ergeben sich merkliche Verbesserungspotentia-
le [32]:

e Einsparung des Synchronisations-Zahnradpaares (Reduzierung des Massentrig-

heitsmomentes und des Montageaufwandes),
e Reduzierung des Bauraumes,

e Anstieg des Wirkungsgrades durch geringe Spalte, weil eine Beriihrung der Rotoren

zuléssig wird.

Beim unsynchronisierten Betrieb erfolgt die Ubertragung des durch die Gaskrifte beding-
ten Drehmomentes zwischen Haupt- und Nebenrotor iiber die Zahnflanken der Rotoren.
Ein Ansatz zur Losung dieses Problems bei trockenlaufenden Schraubenmaschinen (kein
Schmierstoff in der Arbeitskammer) besteht in der Beschichtung metallischer Rotoren
mit verschleifsfesten keramischen Schichten.

Der Untersuchung dieses Problems widmete sich das Teilprojekt ,, Herstellen beschich-
teter Schraubenrotoren des Sonderforschungsbereiches 316! der Deutschen Forschungs-
gemeinschaft (DFG) [33]. Ziel des Projektes war, die Wirtschaftlichkeit und Betriebssi-
cherheit von Schraubenmaschinen durch den Einsatz neuartiger Werkstoffverbunde zu
erh6hen. Dabei wurden sowohl Verschleiffversuche an geometrisch vereinfachten Proben

als auch reale Maschinenversuche durchgefiihrt.

! Herstellung, Be- und Verarbeitung sowie Priifung metallischer und metall-keramischer Verbundwerk-
stoffe
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7.1 ANGEWENDETE VERSCHLEISSSCHUTZSCHICHT

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit werden die Ergebnisse des SFB weiterentwickelt,
um einen unsynchronisierten Schraubenlader zur Aufladung von Verbrennungsmotoren
und Brennstoffzellen zu realisieren. Die genannten Verbesserungspotentiale geben wich-
tige Punkte aus der Anforderungsliste der Automobilindustrie an einen mechanischen

Lader wieder.

7.1 Angewendete Verschleil’sschutzschicht

Wihrend des Betriebs von unsynchronisierten Schraubenmaschinen treten unterschied-
liche Belastungen der Rotoren bzw. der Rotoroberflichen in Bezug auf Belastungsart
und -ort auf. Diese Belastungen konnen in Werkstoffbeanspruchungen auferhalb und
innerhalb des Zahneingriffs unterteilt werden.

Die Beanspruchung auflerhalb des Zahneingriffs resultiert aus mechanischen und ther-
mischen Belastungen durch den Druckverlauf innerhalb des Arbeitsraums und durch die
hohen Drehzahlen. Kauder und Helpertz [32] fassen die von Dreischhoff |34] theoretisch

ermittelten Wirkungen folgendermafen zusammen:

e Der Einfluss des Gravitationsfeldes und der Zentrifugalbeschleunigung ist unbe-
deutend.
e Die Belastung in der Beschichtung durch eine Durchbiegung des Rotors aufgrund

von Druckkréften sind im Vergleich zu den thermischen Spannungen gering.

e Mechanische Spannungen durch Vibrationen gehen maximal mit der Grofe der

durch die statischen Druckkrifte verursachten Spannungen ein.
e Bei Wassereinspritzung bleibt die thermische Belastung gering.

e Die grofsten thermischen Schicht-Spannungen entstehen im stationidren Betrieb bei

Trockenlauf.

e Die Spannungen innerhalb der Schichten werden hauptséichlich durch den gegen-

iiber Stahl geringeren Wiarmeausdehnungskoeffizienten verursacht.

Die Belastungen innerhalb des Zahneingriffs sind erheblich komplexer und durch zwei
Grofsen gekennzeichnet. Dies ist zum einen die auftretenden Kontaktkraft und zum an-
deren die Gleitgeschwindigkeit zwischen den beiden Profilflanken von Haupt- und Ne-
benrotor. Die Ergebnisse der Arbeiten von Dreischhoff [34] und Démgen [35] sind hier

ebenfalls von Kauder und Helpertz zusammengefasst worden [32]:
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Drehmoment

e Durch die Druckverteilung in den Arbeitskammmern und durch die Lagerreibung

entsteht im Nennbetrieb ein Reaktionsmoment zwischen Haupt- und Nebenrotor.
e Bei Wassereinspritzung kann ein zuséatzliches hydraulisches Reibmoment entstehen.

e Der Drehmomentenverlauf der Antriebswelle ist drehwinkelabhéngig, er wechselt

wahrend eines Arbeitsspiels jedoch nicht sein Vorzeichen.

e Bei Verwendung ungiinstiger Profilformen besteht die Gefahr eines Vorzeichen-
wechsels des Nebenrotormoments innerhalb eines Arbeitsspiels. Dadurch wechseln
die Belastungen von den vorlaufenden auf die nachlaufenden Flanken und fiihren

zu einer unkontrollierten Dynamik (das sogenannte ,Klappern® der Rotoren).
Kontaktkrdifte

e Die Fertigungstoleranzen und Betriebsdehnungen sind in der Regel so grof, dass
sich die Ubertragung des Drehmomentes nur durch ein Zahnpaar vollzieht, obwohl

theoretisch mehrere Eingriffspunkte bzw. Eingriffslinien existieren.

e Die Kontaktkrifte werden durch Achsabstandsabweichungen teilweise deutlich ver-

stiarkt (vgl. auch Hertzsche Pressung).
Hertzsche Pressung

e Je nach geometrischen Verhiltnissen ist eine Punkt- oder Linienberiihrung oder

eine Parallelschaltung von Linienberiihrungen vorhanden.

e Achsabstandsinderungen im Bereich einiger hunderstel Millimeter konnen die auf-

tretende Pressung bereits um den Faktor 5 anheben.

e Formfehler im Mikrometerbereich fiihren in einer beispielhaft durchgefiihrten Mo-

dellrechnung zu einem Anstieg der Pressung um den Faktor 3.

e Nimmt man einen gleichméfigen Abtrag besonders beanspruchter Flankenbereiche
an, so gleichen sich geometrisch bedingte Pressungsiiberh6hungen mit der Zeit
wieder aus.

e Nach einem abgeschlossenem Einlaufvorgang pendeln sich die Hertzschen Pressun-

gen ein.
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Dynamak

e Die zuvor angegebenen Werte stellen lediglich zeitliche Mittelwerte dar. Durch
Form-, Rundheits- und Teilungsfehler entstehen Pressungen, die kurzzeitig um ein

Vielfaches iiber den zeitlichen Mittelwerten liegen.
Mikropressung

e Hertzsche Pressungsverhéltnisse treten nur an geometrisch ideal glatten Oberfla-
chen auf. Eine technische Oberflichenrauheit fiihrt zu einem weiteren erheblichen

Anstieg der lokalen mikroskopischen Pressungen.

e Untersuchungen mit einem zweidimensionalen Rechenmodell zur Ermittlung der
Spannungen unter der Oberfliche zeigen, dass die Spannungen in der Tiefe sehr
schnell abklingen und sich den Spannungsfeldern ideal glatter Oberflichen anglei-

chen.
Gleitgeschwindigkeit

e Die Gleitgeschwindigkeit kann aus dem Verzahnungsgesetz bestimmt werden.

e Ebenso wie bei den Pressungen fiihren bereits geringe Abweichungen der Flanken-
form oder des Achsabstandes zu erheblich hoheren Gleitgeschwindigkeiten.

e Gleichzeitig ist eine starke Abhingigkeit der Gleitgeschwindigkeit von der Profil-

form gegeben.
Blitztemperatur

e Die Verkniipfung von Oberfldchenpressung und Gleitgeschwindigkeit fiihrt zu einer
hohen lokalen Energiedichte. Damit verbunden ist eine lokale Temperaturerhéhung

(sog. Blitztemperatur) und folglich eine erhebliche tribologische Beanspruchung.

Aussichtsreiche Werkstoffverbunde und Schichten aus den durchgefiihrten Modell-
versuchen bei trockener Reibung und bei Benetzung mit Wasser sind Tabelle 7.1 zu
entnehmen. Einige der dargestellten Werkstoffverbunde sind dabei auch bereits in Ma-
schinenversuchen erprobt worden [34][35][32].

Auf Grundlage der vorliegenden Ergebnisse und Erfahrungen bietet eine industriel-
le Wolframkarbit-Kohlenstoff-Multilayerschicht (WC/C), die im PVD (Physical Vapour

Deposition) Verfahren auf die Rotoren aufgebracht wird, als Verschleifschutzschicht eine
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VerschleiRpaarung Hersteller, Handelsname| Verschleil3- Beschichtungsverfahren
(mit sich selbst gepaart, wenn sofern vorhanden verhaten
nicht besonders erwahnt) unbe-
20°C | 150°C| PVD APS :
schichtet
M odellver schleif3ver suche, trocken
Cr\N LWT o/+ - |
Cr,N multilayer LWT + k.A. ]
WC/C Fa. Balzers, Balinit C ++ o/- |
Cr,03 LWT ++ ++ [ |
Polyimid mit 40 Gew.% Grafit + o/- .
gegen C45 Du Pont, Vespel SP22
Polyimid mit 15 Gew. % Graftit
gegen C45 Du Pont, Vespel SP21 + o/- ]
M odellver schleiBver suche, nald
WC/C in verschiedenen Modifi- o
kationen Fa. Balzers, BalinitC | ++ /0 u
31CrMoV9, plasmanitriert - +/0 ]
Cusn7Zn4Pb6 - + u
Hartchrom LWT ++ [ ]
) Fa. Handtmann,
Polyamid 12 G Lauramid + u
X20Cr13 durchgehértet - ++ ]
X5CrNi1810 gegen ) + -
Cusn7Zn4Pb6
LWT = Lehrstuhl fir Werkstofftechnologie, Universitét Dortmund
k.A. =keine Angabe
++ = sehr gut geeignet, + = gut geeignet, o = bedingt geeignet, - = nicht geeignet

Tabelle 7.1: Auswahl geeigneter Werkstoffverbunde bwz. -paarungen aus Modellver-
schleiffversuchen incl. Kurzbewertung [32]

vielversprechende Losungsmoglichkeit. Die Schichtdicke von PVD-Schichten ist extrem
gering und liegt hier bei ca. 3um. Diese Schicht lieferte in Modellverschleifsversuchen
und Maschinenversuchen gute bis befriedigende Ergebnisse, abhéingig von den Einsatz-
bedingungen. Die Messung des Reibwertes der Oberflichenpaarung WC/C gegen WC/C
ergab einen sehr niedrigen Reibwert o < 0,1 bei Raumtemperatur [34]. Weitere Vorteile
sind in der langjéhrigen Weiterentwicklung der WC/C-Schicht zu sehen. In der Industrie
wurden Standzeitverlingerung beim Einsatz WC/C-beschichteter Bohrer mit den heute

aufgebrachten Schichten um den Faktor 10 im Vergleich zu &dlteren Schichtsystemen fest-
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gestellt. Diese Erfahrung lassen auch fiir den Einsatz auf Rotoren in Schraubenladern
eine merkliche Verlingerung der Lebensdauer erwarten.

Um der diinnen Multilayer-Schicht die notwendige Stiitzwirkung zu verleihen, ist
eine gehértete und geschliffene Oberfliche notwendig. Diese Aufgabe iibernimmt ein
einsatzgehirteter Stahl 16MnCr5. Nach dem Héarten wird das Rotorprofil auf Endmafs
geschliffen. Durch die niedrigen Temperaturen beim Beschichten und die geringen und
gleichméfigen Schichtdicken ist eine Nachbearbeitung nach dem Beschichtungsprozess
nicht notwendig.

Der Vergleich der Kosten? fiir das Beschichten und fiir das Zahnradpaar eines Syn-
chronisationsgetriebes stellt sich wie folgt dar. Die Kosten fiir das Beschichten eines
Rotorpaares des Schraubenladers liegen derzeit bei ca. 100 E. Das Sychronzahnradpaar
fiir einen synchronisierten Schraubenlader kostet im Vergleich dazu ca. 500 E. Aufgrund
der hohen Drehzahlen des Laders muss das Zahnradpaar mit einer Schrigverzahnung
versehen sein (geringere Gerduschentwicklung, héhere Profiliiberdeckung) und eine hohe
Giite und Genauigkeit aufweisen, um ein definiertes Flankenspiel zwischen beiden Ro-
toren im Profileingriffsspalt sicherzustellen. Dieser Vergleich gibt einen Hinweis auf das

Potenzial, welches in der Entwicklung eines unsynchronisierten Schraubenladers liegt.

7.2 Profileingriffsspaltanalyse

Der Verzicht auf ein Synchronisationsgetriebe hat einen signifikanten Einfluss auf den
Profileingriffsspalt. Der Profileingriffsspalt ist die Spaltart, die Spaltmassenstrome und
damit die Energiewandlung des Schraubenladers mit am stérksten beeinflusst. Er ver-
bindet direkt druckseitige Kammern mit der Saugseite, d.h., das Gesamtanlagendruck-
verhiltnis liegt iiber ihm an.

Den Verlauf des Profileingriffsspaltes eines 3+4-5-Profils in zwei Ausfithrungen in der
Stirnschnittebene stellt Bild 7.1 dar. Die erste dem Eingriffsspaltverlauf zugrunde lie-
gende Profilkontur wurde fiir den Einsatz im Schraubenlader ohne Getriebe modifiziert,
die andere, ausgehend von einem Nullspaltprofil, flichennormal um 0,05 mm verkleinert.

In der Stirnschnittebene sind zunéchst keine Unterschiede im Profileingriffsspalt-
verlauf der beiden Profile erkennbar. Aufgrund des asymetrischen Profils reicht der

PE-Spalt bis nahe an die druckseitige Verschneidungskante. Daraus resultieren kleine

2 Die Zahlen beziehen sich jeweils auf eine Einzelteilfertigung.
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Bild 7.1: Verlauf des Profileingriffsspaltes in der Stirnschnittebene fiir Rotoren mit und
ohne Synchronisationsgetriebe

Blaslochfliachen, die fiir den Verdichterbetrieb eine hohe Prioritdt besitzen. An der ge-
geniiberliegenden Verschneidungskante bilden sich entsprechend grofe Blaslochflachen
aus. Fiir den reinen Lader- bzw. Verdichterbetrieb hat dies keine Bedeutung, da sich
die dort befindlichen Kammern zu diesem Zeitpunkt in der Ansaugphase befinden und
ohnehin mit der Saugseite verbunden sind. Bei anderen Schraubenladeranwendungen,
wie dem von Romba [15] vorgestellten SCREW?3-Konzept, kann sich die Prioritéit der
druck- und saugseitigen Blaslochfléichen verdndern.

Ein deutlicher Unterschied ist im Verlauf der Eingriffsspalthohe entlang der Rotor
z-Achse zwischen den beiden Profilen festzustellen, Bild 7.2. Fiir das Rotorpaar mit
Synchronisationsgetriebe ergibt sich eine anndhernd konstante PE-Spalthdhe, resultie-
rend aus der flichennormalen Verkleinerung beider Rotoren. Die Hohe des Profileingrif-
fsspalts muss dabei so gewéhlt werden, dass sich die Rotoren in keinen Fall beriihren.
Dies gilt insbesondere bei instationdren Vorgingen, bei denen sich die Rotoren schnel-
ler erwérmen als das Gehduse. Der PE-Spalt muss in diesem Fall die unterschiedlichen

Wairmeausdehnungen kompensieren kénnen.

3 Schraubenmaschine mit Compressions- respektive Expansionswirkung
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Bild 7.2: Verlauf der Profileingriffspalth6he entlang der Rotorachse fiir Rotoren mit
und ohne Synchronisationsgetriebe

Ein anderes Bild ergibt sich fiir das unsynchronisierte Rotorpaar. In diesem Fall treibt
der Hauptrotor iiber seine vorlaufenden Flanke den Nebenrotor an. In den Kontaktbe-
reichen der Drehmomentiibertragung wird die Profileingriffsspalthohe der treibenden
Flanke ortlich zu null, setzt man eine Linienberiihrung zwischen Haupt- und Nebenro-
tor voraus, vgl. Bild 7.2. Durch die Verdnderung des Profils muss die Warmedehnung
der Rotoren kompensiert werden. Dies ist zum einen die Ausdehnung des Nebenrotor-
zahnkopfes im Fufkreis des Hauptrotors und die Aufweitung des Hauptrotorzahns in
der Nebenrotorzahnliicke. Weil aber die Rotoren auf der einen Seite im Kontakt ste-
hen, verkleinert sich die Hohe des PE-Spaltes deutlich. Bei gleicher Rotorgeometrie,
also gleichen Langen des PE-Spaltes, resultiert daraus eine signifikante Abnahme der
PE-Spaltfliachen, im vorliegenden Fall um mehr als 50%. Das ldsst auf eine merklich
verbesserte Energiewandlungsgiite des unsynchronisierten Schraubenladers im Vergleich

zur synchronisierten Variante schliefsen.
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Wichtig fiir die Auslegung unsynchronisierter Schraubenmaschinen ist die Beach-
tung von Zahnteilungswinkel und Umschlingungswinkel der Rotoren. Das vorliegende
3-+5-Profil besitzt einen Zahnteilungswinkel von 120° fiir den Hauptrotor. Der Umschlin-
gungswinkel darf auf keinen Fall kleiner sein; nur so ist gewéhrleistet, dass immer min-
destens ein Zahn bzw. eine Zahnflanke das Drehmoment iibertragen kann. Im Prinzip
handelt es sich bei den unsynchronisierten Schraubenrotoren um ein schrigverzahntes

Getriebe mit einer Gesamtiiberdeckung > 1.

7.3 Gehadusespalt

Neben dem Profileingriffsspalt ist der Gehdusespalt eine weitere, wirksame Spaltart fiir
die Energiewandlungsgiite der Schraubenmaschinen. Untersuchungen zum stationiren
und instationdren Betriebsverhalten von Schraubenverdichtern und Schraubenladern er-
geben Hinweise fiir eine Optimierung des Gehausespaltes. Die Untersuchungen von Rofall
[36] zum stationéiren Betriebsverhalten zeigten eine deutliche Abnahme des Gehédusespal-
tes verglichen mit den Kaltspalth6hen, sowohl in der Simulation als auch in der Messung.

Gemessen wurde eine Spaltabnahme von bis zu 80%.

Interessant ist hier vor allem die Lage der Wegmesssensoren im Gehduse. Sie befan-
den sich um 30° bzw. 60° verdreht unterhalb der Maschinenmittelebene und damit auf
der Saugseite des Schraubenverdichters. Die simulierten und gemessenen Oberfléchen-
temperaturverteilungen zeigen den typischen Verlauf mit einer heifien Druckseite (oben)
und einer kalten Saugseite (unten), d.h., die Wegmesssensoren sind im  kalten“ saugsei-
tigen Bereich des Gehéuses plaziert worden. Die Temperatur betrdgt hier ca. 40°C' bis
60°C' bei einem Druckverhéltnis von II = 3,0, Bild 7.3 a.

Simulationen und experimentelle Untersuchungen fiir die Rotoren zeigen, dass die Ro-
tortemperaturen deutlich héher sind [38][39]. Durch die Drehung der Rotoren befinden
sich die Rotoroberflachen sowohl mit der warmen Druck- als auch der kalten Saugseite in
Kontakt, entziehen durch Konvektion Warme aus dem Gas in der Arbeitskammer und
erwiarmen sich dabei. Durch die Wirmeleitung im Rotor ergibt sich eine axiale Tem-
peraturabnahme von der druck- zur saugseitigen Stirnseite [39], Bild 7.3 b. Weiterhin
erhdlt man eine radiale Temperaturverteilung in den Rotorzdhne, die ihr Maximum er-

wartungsgemifs an den Rotorzahnkopfen aufweist [38]. Die an der gleichen Maschine
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Oberflachentemperatur Gehause Rotortemperaturen (qualitativ)
Druckseite

 I—
20
 —

=" Druckseite

(a) Gehéuse (b) Rotor

Bild 7.3: Simulierte Geh#useoberfldchen- und Rotortemperaturen nach [36] und [37]

a) Betriebspunkt ngr = 12300min~!, Druckverhltnis II = 3,0
b) qualitative Rotortemperaturverteilung

gemessenen Rotorzahnkopftemperaturen bei einem Druckverhiltnis von 3,0 liegen fiir
beide Rotoren bei etwa 200°C' an der Druckseite und bei 120°C' an der Saugseite [39].

Dieser signifikante Temperaturunterschied zwischen den Bauteilen auf der Unterseite
(Saugseite) des Gehéuses beeinflusst die Betriebssicherheit. Die noch unveréffentlichen
Arbeiten von Janicki [40] zeigen, dass die Temperaturverteilung im Geh#use und den
Rotoren des Schraubenladers zu Wiarmedehnungen und einer fiir die Betriebssicherheit
der Maschine kritischen Gehausespaltabnahme auf der Gehduseunterseite fiihrt. Gleich-
zeitig dndern sich die Gehdusespalthohen auf der Druckseite der Maschine. Das gilt auch
fiir den instationédren Betrieb eines Laders. Hier fiihrt das durch die Verdichung heife
Arbeitsgas zu einer Erwirmung und damit Aufweitung des Gehéuses, so dass sich der

Spalt wenig dndert.

Aus Griinden der Betriebssicherheit bestimmt also der Gehausespalt auf der Saug-
seite des Gehéuses das Spalthchenmaf. Auf die Thermodynamik und Energiewandlung
der Maschine hat dieser Spalt keinen Einfluss, da die iiber ihn verbundenen Kammern
sich in der Ansaugphase befinden und zur Saugseite geoffnet sind. Vergéfert man zylin-
drisch die Rotorbohrung um den Spalt zu vergrofern, wird gleichzeitig auch der Spalt
an der Druckseite, der die Thermodynamik signifikant beeinflusst, unnétigerweise mit
vergrofert. Dies ldsst sich solange nicht vermeiden, wie die Gehdusebohrungsachsen und
die Rotorachsen konzentisch sind, Bild 7.4.
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Bild 7.4: Beeinflussung der Gehdusespalthohe durch vertikale Verschiebung der Gehéu-
sebohrung gegeniiber der Rotorachse

Durch eine vertikale Verschiebung der Achsen der Gehdusebohrungen gegeniiber den
Rotorachsen kann dies umgangen und eine Verbesserung der Gehiusespaltsituation er-
reicht werden, Bild 7.4. An der betriebskritischen Saugseite vergrofert sich der Gehéu-
sespalt, wihrend er auf der thermodynamisch relevanten Druckseite vermindert wird.
Durch diese Modifikation erhéht sich die Energiewandlungsgiite bei gleichzeitiger stei-
gender bzw. gleicher Betriebssicherheit. Beim hier entwickelten Laderprototyen wird
auch ein nach diesen Gesichtspunkten modifiziertes Gehéduse eingesetzt. Die Diskussion

erfolgt in Kap. 10.
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8 Reibleistung an Lagern und
Dichtungen

Insbesondere im Teillastbetrieb kann ein erheblicher Anteil des Gesamtenergieumsatzes
als Reibleistung in Lagern und Dichtungen dissipiert werden. Dies verifizierten zum Bei-
piel Takei und Takabe [6] mit Reibleistungsmessungen mit einer Dummywelle an einem
Schraubenlader. Nach derzeitigem Stand der Technik werden meist beriihrende Dich-
tungen zwischen Arbeits- und Lagerraum eingesetzt. Die hohen Drehzahlen von Schrau-
benladern fiithren zu Reibleistungsverlusten und merklichen thermischen Belastungen an
diesen Dichtstellen.

Nachfolgend werden einfache Modelle zur Berechnung der Verluste in Lagern und
an Dichtungen vorgestellt. Die Thematik ist, insbesondere bei den Dichtungen, dufserst
komplex und hingt sehr stark von den Randbedigungen ab. Die Modelle und Analysen
weisen auf die grundsétzliche Problematik hin und dienen als Grundlage fiir eine dar-
auf aufbauende Optimierung. Anschliefsend erfolgt die messtechnische Verifizierung der

getroffenen Aussagen.

8.1 Modelle zur Bestimmung des Reibmonents

8.1.1 Lagerreibung

Der Widerstand eines Wilzlagers gegen Drehung setzt sich prinzipiell aus drei Anteilen
zusammen, der Roll-, Gleit- und Schmierstoffreibung. Die Rollreibung entsteht zwischen
Wiilzkorper und Laufbahn an Kontaktpunkten, an denen keine wahre Abwalzung (keine
Relativbewegung), sondern aufgrund von Verformung auch eine Relativbewegung mit

Reibung stattfindet. Ein weiterer Anteil der Rollreibung resultiert aus der Werkstoff-
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hysterese. Der Wilzkorper verformt sich und schiebt quasi eine Werkstoffanhdufung vor
sich her. Dieser Mehraufwand kann in Rollrichtung hinter dem Walzkorper nur teilweise
fiir die Rollbewegung zuriickgewonnen werden. Der Rest wird in Wérme gewandelt.
Bei axial belasteten Lagern tritt zusétzlich noch eine Bohrreibung auf. Die gesamte
Rollreibung héingt von der Grofe der Belastungen ab [41][42].

Gleitreibung tritt bei Wilzlagern an den Fiihrungsflichen des Kifigs auf. Unter
optimalen Bedingungen ist dieser Anteil eher gering. Ein negativer Einfluss auf die Glei-
treibung entsteht durch eine Mangelschmierung, Verschmutzung, zu hohe Drehzahl oder
ein Verkippen der Lagerringe zueinander. Die Reibung hangt sowohl von der Groéfse und
Richtung der Belastung wie auch von der Drehzahl, dem Schmierungs- und Einlaufzu-
stand ab [41][42].

Den dritten und im Fall des Schraubenladers dominierenden Anteil verursacht die
Schmierstoffreibung. Schmierstoffreibung ist die innere Reibung des Schmierstoffes an
Kontaktstellen und die Plansch- und Walkarbeit bei erhéhter Drehzahl unter Schmier-
stoffiiberschuss. Einfluss hat neben der Drehzahl, der Masse und der Viskositit des
Schmierstoffes auch die Bauart des Lagers. Dieser Teil der Reibung ist lastunabhéiingig
[41]]42].

Als Sonderfall muss noch die Dichtungsreibung bei abgedichteten Wélzlagern beriick-
sichtigt werden. Sie tritt an der Kontaktstelle der Dichtlippe zur Walzlagerlaufbahn auf
und ist abhéngig von der Bauart und Vorspannung der Dichtung.

Die Berechung des Reibmoments fiir Wilzlager erfolgt mittels Faktoren, welche die
Bauart des Lagers, Drehzahl, Schmierstoff und Belastung beriicksichtigen. Der im fol-
genden vorgestellte Rechnungsgang ist in der Literatur am hiufigsten zu finden und
wird auch von den meisten Lagerherstellern angewendet. Das Gesamtreibungsmoment
My setzt sich zusammen aus einem drehzahlabhingigen, lastunabhéngigen Anteil M,

und dem lastabhéingigen Reibungsmoment M; [43]:
MR - Mg + Ml Gl (8*1)

Fiir das drehzahlabhiingige Reibmoment gilt, abhiingig vom Faktor v - n, der Zusam-

menhang:

My=fo-(v-n)i-dy® 107 fiir v-n > 2000 Gl (8-2),
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8.1 MODELLE ZUR BESTIMMUNG DES REIBMONENTS

Lager 6302 Lager 609.2RSR Lager 7202B
Beiwert f, 2:3 1,7 2
Beiwert f; 0,0009 (Py/Cp)™* 0,0007 (Py/Cy)** 0,001 (Py/Co)™*
Lager 6302, Lager 609.2RSR,
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Bild 8.1: Zusammenbauzeichung Schraubenlader mit Lagern, Lagerbeiwerten und Ol-
viskositéit, mit berithrenden Dichtungen und Olumlaufschierung an der Druck-
seite

Der lastabhéngige Reibmomentanteil fiir Kugellager ist gegeben durch:
My=fi-Pr-du Gl. (8-4).

fo und f; sind lagerabhéngige und umgebungsabhingige Faktoren, die dem Lagerkatalog
entnommen werden. Eine Zusammenstellung der Faktoren fiir die einzelen Lager und die
Schmierstoffbedingungen am Lager ist der Zusammenstellungszeichung des Schrauben-

laders zu entnehmen, Bild 8.1.

Mit den angegebenen Gleichungen ist eine Berechnung des Reibmomentes aller Lager
des Schraubenladers méglich. Das Simulationsergebnis ist von den Randbedingungen Ol-

bzw. Fetttemperatur und -viskositéit abhiingig. Bekannt sind die Oltemperatur im La-
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Bild 8.2: Simuliertes minimales und maximales Lagerreibmoment des Schraubenladers

gerolbehélter und die Temperatur im Lagerzapfen unterhalb des saugseitigen Lagers, die
fiir die Ermittlung der Viskositdt herangezogen werden. Fiir die in Bild 8.1 dargestellte
Konfiguration ergibt sich damit das lastabhéngig und lastunabhéngige Lagerreibmo-
ment, Bild 8.2. Bei der Maximaldrehzahl entfallen somit ca. 500 W als Reibleistung
auf die Lager. Bei einem Gesamtleistungsumsatz von 6 bis 14 kW bei dieser Drehzahl
(abhéngig vom Druckverhiltnis IT) wird die Bedeutung einer effektiven Lagerung insbe-

sondere im unteren Leistungsbereich deutlich.

8.1.2 Wellendichtung

Die Berechnung der Reibung an einem Radialwellendichtring ist ein duflerst komplexes
Thema. Allgemeine Ansétze zur Bestimmung der Reibung sind in der Literatur nicht
bekannt. Vielmehr hingt die Reibung sehr stark von der Dichtungsgeometrie und den
Randbedingungen ab. Im Folgenden werden daher nur einige entscheidene Gesichtspunk-

te beim Einsatz dieser Dichtungen in einem Schraubenlader kurz erldutert.
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Einflussfaktoren sind neben der Geometrie der Dichtung vor allem die Art der Rei-
bung an der Dichtstelle. Im Allgemeinen unterscheidet man dabei zwischen trockener
und fliissiger Reibung. Gerade bei Wellendichtungen aus dem Werkstoff PTFE (Teflon)
spielt die Art der Reibung eine entscheidene Rolle. Fliissige Reibung kann schon bei sehr
geringen Olmengen an der Dichtkontaktfliiche entstehen.

Untersuchungen von Hoffmann an PTFE-Dichtlippen ergaben, dass die in der Lite-
ratur genannten Reibwerte fiir Teflon auf Stahl von p < 0,1 (z.B. in [44]: = 0,04) nur
bei hoher Flachenpressung und sehr niedriger Gleitgeschwindigkeit (< 1 m/s) erreicht
werden [45][46]. PTFE-Dichtungen werden aufgrund ihrer Eigenschaften meist bei ho-
heren Drehzahlen und Gleitgeschwindigkeiten eingesetzt. Hoffmann ermittelte in seinen
Untersuchungen zu dieser Thematik bei Gleitgeschwindigkeiten von u = 4,2...20,9 m/s
Reibungskoeffizienten im Bereich von p = 0,2...0, 45 [45]. Diese Gleitgeschwindigkeiten
sind auch an der Dichtungsstelle des Schraubenladers gegeben.

Fiir das Reibmoment der Dichtung ist weiterhin die Radialkraft von grofer Bedeu-
tung. Sie ist stark von der Art des Dichtringes abhingig. Wesentliche Faktoren sind dabei
die Dicke der Dichtlippe und der Uberdeckungsgrund, somit die Breite der Kontaktfliche
auf der Welle [46].

Ist an der Dichtstelle Ol vorhanden, wird die Reibungssituation noch komplexer. In
diesem Fall beeinflussen zusétzlich die Viskositidt und die Schmierfilmhdhe die Reibung.
Untersuchungen ergaben, dass die Reibung am PTFE-Dichtring mit Getriebedl héher
als im Trockenlauf war [46].

Am untersuchten Schraubenlader ist mit fliissiger bzw. einer Mischreibung an der
Dichtstelle zu rechnen, da zwischen Dichtstelle und Lager Ol fiir die Lagerversorgung
zugefithrt wird. Die vorgestellten Untersuchungen lassen den Schluss zu, dass mit einer
nicht unerheblichen Reibmomentbelastung aufgrund des Einbaus von PTFE-Dichtringen
zu rechnen ist, insbesondere fiir die schnell drehende Hauptrotorwelle mit ihren zwei
Dichtungen, vgl. Bild 8.1. Untersuchungen zur Reibung an den PTFE-Dichtungen im
Schraubenlader unter Einsatz einer Hauptrotor-Dummy-Welle (vgl. Bild 8.6) bestétigen
qualitativ diese Vermutung. Im Rahmen dieser Untersuchungen sind auch nicht beriih-
rende Labyrinthdichtungen verwendet worden. Dabei war eine deutlich Reduzierung des
Reibmomentes zu verzeichnen.

Um eine Verbesserung des mechanischen Wirkungsgrades zu erzielen, ist es also ziel-
fiihrend, die beriihrenden PTFE-Dichtungen durch beriihrungslose Labyrinthdichtungen

zu ersetzen. Dabei gilt es allerdings das Durchflussverhalten der nicht beriihrenden Dich-
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tungen, welches sich negativ auf den Liefer- und damit Giitegrad der Maschine auswirkt,

gegen den Vorteil der Reibmomentreduzierung abzuwégen.

8.2 Durchflussverhalten von Labyrinthdichtungen

Ein Losungsansatz zur Vermeidung der Reibungsverluste an beriihrenden Dichtungen
ist der Einsatz von beriihrungslosen Labyrinthdichtungen. Labyrinthdichtungen bieten

gegeniiber den beriihrenden Lippendichtungen Vorteile [47][48] wie:

e Eignung fiir hohe Drehzahlen,

e sehr geringe Reibungsverluste, kein Verschleifs,
e sehr geringer Wirmeeintrag an der Dichtstelle,
e keine Schmierung der Dichtstelle,

e cinfachere Gestaltung der Anschlussteile (kein Harten und Schleifen der Dichtungs-

sitze).

Diesen Vorteilen steht als Nachteil das Durchflussverhalten von Labyrinthdichtungen
gegeniiber. Sie dichten den Arbeitsraum nicht vollstindig ab; die Druckdifferenz am
Spalt fiihrt zu einem Leckmassenstrom. An dieser Stelle gilt es festzustellen, wie groft
diese Spaltverluste bei einem Schraubenlader sind und ob dieser Verlust durch einen
Wirkungsgradgewinn durch den Einsatz einer beriihrungslosen Dichtung durch Redu-
zierung des Reibmomentes iiberkompensiert wird ohne die Betriebssicherheit des Laders
einzuschrianken.

Die beriihrungslose Dichtung ist also gekennzeichnet durch den Dichtspalt. Dieser
muss moglichst ,klein“ sein, um die Léssigkeitsverluste (Spaltverluste) in Grenzen zu
halten.

Es konnen die folgenden Arten von beriihrungsfreien Dichtungen unterschieden wer-
den [47]:

o Stromungsdichtungen: Hierzu gehoren Spalt-, Labyrinthspalt- und Labyrinthdich-
tungen. Kennzeichen ist ein Stromungsweg mit kleinem Querschnitt und einer
Ausrichtung, die einen moglichst hohen Durchflusswiderstand aufweist, um die

Lassigkeitsverluste zu minimieren.
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Beim Spalt wird dies durch eine geringe Spalthéhe und grofse Spaltlinge erreicht.
Beim Labyrinth bzw. Labyrinthspalt erschwert die komplexe Gestaltung und geo-
metrische Anordnung vieler Drosselstellen das Durchstromen der Dichtung. Diese
genannten Grofen bestimmen mafgeblich die Dichtheit dieser Dichtungen. Aller-
dings weisen sdmtliche Stromungsdichtungen konstruktionsbedingt eine Spaltstro-

mung auf.

o Fliissigkeitsgesperrte Stopfbiichsen: Kennzeichen dieser Gruppe ist, dass der vor-
handene Strémungsweg durch ein Medium versperrt wird. Das Sperrmedium kann
das abzudichtende Medium selbst oder ein Fremdmedium sein. Der Sperrdruck
kann innerhalb der Dichtung selbst erzeugt sein (z.B. durch Fliehkraftwirkung)

oder von aufen aufgebracht werden.

Dieses Konzept ist konstruktiv aufwendig und wird fiir den Schraubenladereinsatz

daher nicht weiterverfolgt.

Um eine Aussage iiber die Lissigkeitsverluste eines beriihrungsfreien Dichtungskonzep-
tes beim Schraubenlader zu treffen, ist zunichst die Analyse der Einbausituation er-
forderlich. Bild 8.3 zeigt die Dichtungssituation nach dem Austausch der beriihrenden
PTFE-Dichtung durch eine beriihrungsfreie Labyrinthdichtung. Bei genauer Betrach-
tung handelt es sich um eine Kombination aus Labyrinth- und Spaltdichtung. Die en-
ge Wellendurchfiihrung durch das Lagergehduse bildet einen zusitzlichen axialen Spalt
(vorgeschaltete Spaltdichtung).

In dieser Kombination von zwei Dichtungen liegt die Schwierigkeit bei der Berechnung
der Léssigkeit. Der Lissigkeitsmassenstrom durch eine Labyrinth- oder Spaltdichtung

kann prinzipiell mit folgender Gleichung beschrieben werden [47]:

m:Asud)\/popngse\/pgpo Gl (8*1)

Der Faktor € wird als ,Labyrinthfunktion“ oder dimensionsloser Durchflussmassenstrom
bezeichnet und ist u.a. abhingig vom Druckverhéltnis. Ist der dimensionlose Durchfluss-
massenstrom nicht bekannt, kann der Verlauf aus dem Durchflussbeiwert p der Spalt-

dichtung und der Expansionszahl ¢) bestimmt werden. Fiir die Expansionszahl gilt [47]:

K 15 1%
(G Q'H—1'(ﬁ —q ) Gl (8-2).

61



8 REIBLEISTUNG AN LAGERN UND DICHTUNGEN

Rotor

ANNSSNNERD

Spaltdichtung

Labyri‘nf\hdichtu ng.

Bild 8.3: Dichtungseinbausituation nach Austausch der PTFE-
Dichtung durch eine Labyrinthdichtung

Beim kritischen Druckverhiltnis (T~ fiir Luft = 0,528) erreicht die Expansionszahl
ein Maximum. Um die Liassigkeit ermitteln zu konnen, betrachtet man zunéchst beide
Dichtungen, Wellendurchfiihrung und Labyrinth, getrennt voneinander.

Fiir die Berechnung der Spaltdichtung der Wellendurchfiihrung werden die Ergebnisse
des Rechenverfahrens von Egli [49] genutzt, welches von Shapiro [50] auch auf Luft
(k = 1,4) erweitert wurde. Diese Rechenverfahren arbeiten mit dimensionslosen Gréfsen,
das Ergebnis stellt Bild 8.4 a dar. Die Lissigkeit des Spaltes kann ermittelt werden,

wenn der Stromungswiderstand o bekannt ist. Der Strémungswiderstand ergibt sich aus:

Al

o
Fiir die Widerstandszahl A\ werden ebenfalls die Ergebnisse von Egli genutzt, der sie
im turbulenten Stromungsgebiet als unabhéingig von der Reynolds-Zahl, abhingig vom
Faktor 1/h ermittelte. Mit der Widerstandszahl und den geometrischen Abmessungen
ergibt sich ein Stromungswiderstand o von etwa 5 fiir die axiale Spaltdichtung. Aus Bild
8.4 a kann abhéngig vom Druckverhiltnis der dimensionslose Durchflussmassenstrom
fiir den axialen Spalt abgelesen werden.

Die Lassigkeit des Labyrinthspaltes ist naheliegenderweise von der geometrischen
Form des Spaltes abhéngig. Fiir die im Schraubenlader verwendeten Labyrinthe in S&-

gezahnform existiert keine explizite Berechnungsvorschrift in der Literatur. Die Form ist
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Beiwert € ——»

0 02 04 06 08 10
Druckverhdltnis pz/p) ——

(a) (b)

Bild 8.4: a) Dimensionslose Durchflufmenge € als  b) Durchflufsbeiwert fiir eine eckige
Funktion von Druckverhéltnis und Str6-  Labyrinthspaltdichtung nach [51]
mungswiderstand fiir Luft [50]

jedoch anndhernd vergleichbar mit der in Bild 8.4 b dargestellten Labyrinthform. Fiir
den Durchflussbeiwert dieses Labyrinths gilt nach [51]:

1
M:
A
\/1,54—)\-2 l—l—z

2-s

mit A = 0,04 und z = Anzahl der Zdhne  Gl. (8-4).

Mit einer Lénge [ = 10 mm, der Spalthoéhe s = 0,14 mm und der Z&hnezahl z = 2,
Bild 8.5, ergibt sich ein maximaler Durchflussbeiwert = 0,45 fiir die Labyrinthdich-
tung. Zusammen mit der Expansionszahl 1) kann daraus der dimensionslose Durchfluss-

massenstrom € des Labyrinths berechnet werden.

Im Prinzip sind damit die dimensionslosen Durchflussmassenstrome beider Dichtun-
gen bekannt. Die Schwierigkeit besteht nun darin, die Léassigkeit der Kombination aus
beiden Dichtungen zu bestimmen. Sicherlich ist die Lassigkeit der Kombinationsdichtung

geringer als die der Einzeldichtungen. Fiir ihre Bestimmung ist die Kenntnis des Druckes
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zwischen den beiden Dichtungen erforderlich, iiber den jeweils das Druckverhéltnis iiber
die Einzeldichtung und die Eintrittsgrofen der entsprechenden Dichtung festgelegt sind.
Der Druck in diesem Zwischenraum konnte aus konstruktiven Griinden nicht gemessen
werden. An dieser Stelle wurde eine Abschiatzung der Wirkung der Kombinationsdich-
tung aus Spalt und Labyrinth vorgenommen. Die Gesamtdurchflussmassenstrom der

Kombination wird angenommen mit:

€ges = €Spalt * €Labyrinth Gl (8*5)

Diese Annahme basiert auf der Wirkung der Kombinationsdichtung als eine Gesamtdros-
selstelle fiir den Spaltmassenstrom. Als durchstromter Querschnitt wird der Ringspalt
zwischen Welle und Gehéuse angesetzt.

Zur Bestimmung des Spaltmassenstro-

mes ist weiterhin die durchstrémte Spalt- 0.5 Axialspiel

fliche notwendig. Fiir die Wellendurch-

fiihrung ist dies sehr einfach und es er-

gibt sich bei den derzeitigen geometrischen

Abmessungen eine Spaltfliche Agp,i; =
7.5 mm?. Die Labyrinthdichtung besitzt
in etwa die gleiche Spaltquerschnittsfla-

che. Damit sind alle fiir die Berechnung

notwendigen Gréfen bekannt. Auf Grund-
Bild 8.5: Spalthohenbestimmung fiir die

eingesetzte Labyrinthdichtung

lage dieses Ansatzes ist es moglich, die
Léassigkeit der nicht beriihrenden Kombi-
nationsdichtungen abzuschétzen. Die Be-
rechnungsergebnisse mit diesen Ansatz sind im folgende Kapitel im Vergleich zu den

Messergebnissen dargestellt.

8.3 Messungen

Um das Reibmoment unabhéngig von der Verdichtungsarbeit messen zu kénnen, erfolgt
ein Austausch des Hauptrotors durch eine Dummywelle, Bild 8.6. Diese Dummywel-
le besitzt keine Rotorzihne. Weil es sich um einen unsynchronisierten Schraubenlader

handelt, wird die Nebenrotorwelle in diesem Fall nicht mitangetrieben, so dass auch das
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Riemenscheibe Drehmomentmessnabe Kupplung Rotor-Dummy-Welle

Zwischenwelle mit druckseitiges Rotor-  saugseitiges Rotor-
Lagern u. Dichtung lager mit Dichtung lager mit Dichtung

Bild 8.6: Schematischer Aufbau der Reibmomentmessung mit Hauptrotordummywelle

Reibmoment des Nebenrotors nicht mit in die Gesamtbetrachtung einfliesst. Trotzdem
ist der Vergleich Simulation/Messung nur fiir die Hauptrotorwelle durchaus sinnvoll, um
die Qualitéit des gewédhlten Berechnungsansatzes fiir das Reibmoment der Lager und den

moglichen positiven Einfluss der Labyrinthdichtungen bewerten zu kénnen.

Den Vergleich des simulierten Reibmoments bzw. der Reibleistung zur Messung stellt
Bild 8.7 dar. Die Messungen erfolgten mit beriithrungslosen Labyrinthdichtungen an den
beiden Dichtungsstellen der Welle auf der Haupt- und Nebenrotorseite, vgl. Bild 8.6. Die
Simulationsrechnung beriicksichtigen daher nur die Anteile aus der lastunabhéngigen
Lagerreibung. Insgesamt ergibt sich eine recht gute Ubereinstimmung der Ergebnisse,
besonders im Bereich oberhalb von 18000 min!. Erkennbar ist eine, mit der Drehzahl,
anndhernd lineare Abhéngigkeit beim Reibungsmoment und eine quadratische Abhén-
gigkeit bei der Reibleistung, wie sie ausgehend vom Modellansatz auch zu erwarten
ist. Bei niedrigeren Drehzahlen weichen die Gradienten der Momentenverlaufe zwischen
Messung und Rechnung leicht voneinander ab. Ein moglicher Einflussfaktor fiir diese
Abweichung ist die temperaturabhingige Viskositit des Schmiermittels, insbesondere in
den saugseitigen Lagern. Die Temperatur an dieser Stelle ist nicht bekannt und muss

abgeschétzt werden. Wahrscheinlich liegt die tatsdchliche Lagertemperatur bei niedri-
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Bild 8.7: Vergleich des gemessenen und berechneten Lagerreibmoments bzw. der La-
gerreibleistung bei Einsatz einer Dummywelle auf der Hauptrotorseite, Dich-
tungen: Kombinationsdichtung aus Spalt und Labyrinth

gen Drehzahlen unter der angenommenen. Dadurch ergibt sich eine Abweichung des
Reibmoments durch den Viskositéitseinfluss.

Es bestétigt sich der positive Einfluss der Labyrinthdichtung auf das Reibmoment.
Der lineare Verlauf des Moments und die gute Ubereinstimmung mit der Simulation (nur
Lagerreibung beriicksichtigt) zeigen, dass die Dichtung nahezu reibungsfrei arbeitet. Be-
zieht man auch den Nebenrotor mit in die Betrachtung ein, ergibt sich eine Gesamtreib-
leistung von ca. 500 W bei nyr = 24000min ', die nur auf Reibung in den Lagern beruht
und sich durch den Einsatz anderer Lager moglicherweise noch weiter reduzieren lasst.
Verglichen mit den Ergebnissen von Takei und Takabe [6] stellt dies eine Reduzierung
der Reibleistung um iiber 50% dar und fithrt damit zu einer signifikanten Verbesserung
des mechanischen Wirkungsgrades. Es bleibt jedoch im Folgenden zu priifen, ob sich
die positiven Eigenschaften auch fiir das Durchflussverhalten der Dichtungen bestétigen

und sich damit auch der effektive Giitegrad der Maschine positiv beeinflussen lsst.
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Bild 8.8: Vergleich des gemessenen und berechneten Dichtungsspaltmassenstromes bei
Einsatz der Kombinationsdichtung aus Spalt und Labyrinth

Bild 8.8 zeigt den Spaltmassenstrom, berechnet nach dem in Kap. 8.2 entwickel-
ten Ansatz, im Vergleich zum gemessenen Spaltmassenstrom. Der Spaltmassenstrom
wird nach dem Austritt aus der Labyrinthdichtung (zwischen Lager und Dichtung, vgl.
Bild 8.3) jeweils an der Haupt- und Nebenrotorseite getrennt nach aufen gefiihrt, zu-
sammengefasst und mit einem Schwebekorperdurchflussmessgerét gemessen. Gekapselte,
lebensdauergeschmierte Lager verhindern, dass ein Massenstrom durch die Lager entwei-
chen kann. Die berechneten und gemessenen Werte weisen eine hohe Ubereinstimmung
auf. Der gewdhlte Ansatz zur Beriicksichtigung der Kombinationswirkung beschreibt
den Spaltmassenstrom mit nahezu iibereinstimmendem Gradientenverlauf. Diese Uber-
einstimmung ist ein Indiz, dass die ermittelten dimensionslosen Spaltmassenstrome e der
einzelnen Dichtungen (Spalt wie auch Labyrinth) das reale Durchflussverhalten jeweils
annidhernd korrekt wiederspiegeln. Der gewidhlte Ansatz ist also geeignet, das Spalt-

durchflussverhalten zu beschreiben.
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In weiten Teilen des Schraubenladerkennfeldes betrigt der Spaltmassenstromanteil
unter 3% des geforderten Luftmassenstromes, bei hohen Drehzahlen (> 20000 min ') un-
ter 1%. In diesen Bereichen ist mit einer Erhohung des effektiven Giitegrades zu rechnen,
weil die Reibleistungsreduzierung den Verlust iiber den zusétzlichen Spaltmassenstrom
dominiert. In den Kennfeldbereichen bei niedrigen Drehzahlen macht der Massenstrom-
verlust einen Anteil von bis zu 6% des geforderten Luftmassenstromes aus. Hier muss
mit einer Verringerung des Giitegrades gerechnet werden. Besonders fiir ein Downsizing-
Konzept ist der Massenstromverlust durch die Dichtung bei niedrigen Drehzahlen nicht
optimal. Trotzdem ist das Konzept einer beriihrungslosen Dichtung durchaus zielfiih-
rend. Die untersuchte Variante ist zunéchst als ein erster Schritt zu betrachten. Durch
Reduzierung der Spalthohen (z.B. bei der Wellendurchfiihrung) ist, auch unter Beriick-
sichtigung der Betriebssicherheit, eine deutliche Absenkung des Spaltmassenstromes zu
erwarten. Weitere genauere Untersuchungen dieses Problemfeldes konnten ebenfalls neue

Hinweise auf optimierte Dichtungskonzepte liefern.

8.4 Zwischenergebnis

Die Ergebnisse aus den Berechnungen und Messungen zum Reibungsverlust in Lagern
und Dichtungen und zum Spaltdurchflussverhalten eines beriihrungslosen Dichtungskon-

zeptes lassen sich wie folgt zusammenfassen:

e Die Reibleistung in den Lagern und der Spaltdurchfluss durch die Kombinations-

dichtung kann mit den vorgestellten Ansitzen berechnet werden.

e Die Reibung an beriihrenden Radialwellendichtringen ist bei hohen Drehzahlen
erheblich. Der Einsatz beriihrungsloser Dichtungen fiihrt zu einer deutlichen Re-

duzierung der Reibleistung.

e Der Spaltmassenstrom dieser ersten konstruktiven Ausfiihrung ist fiir den Ein-
satz des Laders in einem Downsizing-Konzept noch nicht optimal. SpalthGhenre-
duzierung und optimierte Dichtungskonzepte bieten jedoch noch Potential fiir eine

deutliche Absenkung des Spaltmassenstromverlustes.
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Simulation

Mit dem Simulationssystem KaSim und der in Kapitel 5.2 vorgestellten Erweiterung des
Systems ist es moglich, das stationdre und instationdre Betriebsverhalten von Rotati-
onsverdrangern abzubilden. In diesem Kapitel wird diese neue erweiterte KaSim-Version
zur Berechnung von Laderkennfeldern angewendet. Als Basis dient das Kammermodell
des unsynchronisierten Schraubenladers. Dieser Lader wird in Kap. 10 auch im realen
Betrieb untersucht. Das beschichtete Rotorpaar und die geometrischen Hauptdaten stellt
Bild 9.1 dar.

Die geometrische Auslegung des Laders basiert auf den Untersuchungen und Simu-

lationen von Weckes [5] zum Einfluss der Geometrie (Zahnezahl, Umschlingungswinkel,

Hauptrotor | Nebenrotor

Zahnzahl 3 5
Umschlingungswinkel 200° 120°
Kopfdurchmesser 72 mm 67,5 mm
Lange 101 mm
L/D-Verhéltnis 1,4
Volumenverhéltnis 1,45
Hubvolumen 285 cm?

(a) Rotorpaar (b) Geometrische Daten

Bild 9.1: Rotorpaar und geometrische Hauptdaten des Schraubenladers ohne Synchro-
nisationsgetriebe, Antrieb iiber die Hauptrotorwelle
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Léangen-Durchmesser-Verhéltnis) auf das stationdre Betriebsverhalten von Schrauben-
ladern. Die von Weckes als optimal ermittelte Rotorgeometrie ist modifiziert worden,
um das instationéire Beschleunigungsverhalten (durch das Massentrigheitsmoment des
Rotors) bereits in der Auslegung zu beriicksichtigen. So ist nicht das von Weckes vorge-
schlagene 4-+5-Rotorprofil sondern ein 3+5-Rotorprofil gewihlt worden, weil das Trag-
heitsmoment des Hauptrotors bei diesem Profil um iiber 40% geringer ausfallt, Bild 9.2.

Die von Weckes ermittelte Optimalgeometrie eines Schraubenladers weist noch in
weiteren Punkten bezogen auf das Beschleunigungsverhalten Nachteile auf. Das vorge-
schlagene kleine L/D-Verhéltnis fiihrt zu einer Durchmesservergroferung, damit steigt
das Massentrégheitsmoment der Rotoren. Der Einfluss des L/D-Verhéltnisses auf das
Beschleunigungsverhalten wird spédter noch eingehend diskutiert, vgl. Kap. 9.2.2. Bei
der Auswahl der oben genannten Geometrieparameter flieflen demnach die Erkenntisse
von Weckes zwar ein, sind aber nicht bis zu den von ihm genannten Werten ausgeschopft
worden. Um den Einfluss berechnen zu kénnen, erfolgen zusétzlich Untersuchungen an

einem Modell eines weitergehend nach Weckes optimierten Schraubenladers (stationér
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und instationér). Das ausgewihlte Hubvolumen der Modelle stiitzt sich auf aktuelle
Anforderungen aus dem Bereich der Aufladung fiir Verbrennungsmotoren und Brenn-

stoffzellen.

9.1 Stationare Simulation

Die stationdre Simulation des Schraubenladers lasst sich in zwei Unterbereiche gliedern.
Zunichst betrachtet man den Schraubenlader in seinem alleinigen Betriebsverhalten.
Daraus resultieren die Lagerkrifte und das Betriebskennfeld des Schraubenladers. Wei-
terhin kann der Schraubenlader auch in Zusammenarbeit mit einem Verbrennungsmotor
simuliert werden. Hierzu wird zunéchst ein geeignetes Modell mit einem Steuerungskon-
zept zur Teillastanpassung entwickelt. Als Resultat ergibt sich das stationire Zusam-

menarbeitskennfeld mit dem Motor.

9.1.1 Stationares Betriebskennfeld des Schraubenladers

Bild 9.3 zeigt das simulierte adiabate Betriebskennfeld des unsynchronisierten Schrau-
benladers. Die duferen Randbedingungen (pein, Tein) resultieren aus den spéter darge-
stellten Messungen, vgl. Kap. 10.3. Den Simulationen liegen die nach dem Zusammenbau
des Laders gemessenen Kaltspalthohen zu Grunde. Die Betriebs- bzw. Warmspalthéhen
weichen davon ab, so dass mit Abweichungen zur Messung zu rechnen ist. Ferner ist
eine Reibleistung in den Lagern beriicksichtigt wie sie in Kap. 8 simuliert und verifiziert
wurde.

Durch den Einsatz eines unsynchronisierten Rotorpaares und der damit verbundenen
Reduzierung des Profileingriffsspaltes liefern bereits niedrige Hauptrotordrehzahlen ak-
zeptable Liefergrade. Gerade bei niedrigen Drehzahlen ist schon ein Druckverhiltnis von
I1 = 2 realisierbar, ohne das es zur einer thermischen Uberlastung der Bauteile durch ein
Absinken des Liefergrades kommt. Dieses Verhalten kommt einem Einsatz des Laders
in Downsizing-Konzepten entgegen. Ab dem mittleren Drehzahlbereich von etwa 12000
bis 15000 min~! bildet sich ein Plateau, wo sich der Liefergrad nur noch mit geringem
Gradienten verandert. Die Arbeitsspielzeiten sind hier so kurz, dass die riickfliellenden
Spaltmassen einen immer geringer werdenden Einfluss besitzen.

Das positive Liefergradverhalten zeigt sich auch in den Verldufen des effektiven isen-

tropen Giitegrades. In einem weiten Kennfeldbereich ergibt sich ein Giitegrad von iiber
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Bild 9.3: Simuliertes adiabates Schraubenladerkennfeld mit Liefergrad Ay,
und effektiven, isentropen Giitegrad 7, (a) und Antriebsdreh-
moment M,, und effektiver Antriebsleistung P,, (b)
910 < Pein in [mbar| < 1010, 20 < Y, in [°C| < 23, Gehéuse mit innerem
Volumenverhiltnis v; = 1,4, Rotorprofil 3-+5, Geometrie vgl. Bild 9.1
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60%. Durch die geringe zuséatzlich beriicksichtigte Reibleistung durch den Einsatz von be-
rithrungslosen Dichtungen liegt das Giitegradoptimum bei hohen Drehzahlen und hohen
Druckverhéltnissen. Das theoretisch optimale Druckverhéltnis basierend auf dem einge-
bauten inneren Volumenverhéltnis betragt ca. Iy, ope = 1, 7. Mit ansteigender Drehzahl
kommt es allerdings zu einer Drosselung des Ausschiebevorgangs, die eine Verlagerung

des Optimums zu héheren Druckverhéltnissen bewirkt.

Diese Drosselung beim Ausschieben des Fluids in die Druckleitung fiihrt zu einer Ver-
ringerung des Giitegrades bei niedrigen Druckverhiltnissen und ansteigenden Hauptro-
tordrehzahlen. Es kommt zu einer Uberverdichtung innerhalb der Arbeitskammer, auch
erkennbar im ansteigenden Antriebsmoment. Durch den Verlauf der Drehmomentkur-
ven steigt die Antriebsleistung in diesem Bereich und der Giitegrad sinkt in Richtung

niedrigerer Druckverhéltnisse.

Fiir den Einsatz in einem Brennstoffzellensystem ist das Giitegradverhalten aufgrund
der dort geforderten Druckverhiltnisse von IT > 1,8 gut angepasst. In Zusammenarbeit
mit dem Motor befindet sich dieser Bereich des Giitegradoptimums allerdings auferhalb
des spéteren Zusammenarbeitsbereiches mit dem Motor. Gerade der Teillastbereich in
der Zusammenarbeit mit einem Motor liegt eher in den Bereichen niedriger Druckver-
héltnisse und damit in diesem Fall auch niedriger Giitegrade. Da die Teillastbereiche
im Fahrzeugbetrieb eine sehr hohe Gewichtung besitzen, ist das deutliche Absinken des
Giitegrades nicht erwiinscht. An dieser Stelle ist es also zielfiihrend, dass innere Volu-
menverhéltnis des Schraubenladers zu verringern, um das Giitegradoptimum zu kleineren

Druckverhaltnissen zu verschieben.

Hauptrotor | Nebenrotor
Z3hnzahl 4 5
Umschlingungswinkel 150° 120°
Kopfdurchmesser 76,4 mm 60,9 mm
Lange 100 mm
L/D-Verhiltnis 1,3
Volumenverhéltnis 1,25
Hubvolumen 286 cm?®

Tabelle 9.1: Geometrische Daten des 4-+5-Rotorprofils
optimiert nach Weckes (Maschine 2) [5]
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Zu diesem Ergebnis kam auch schon Weckes in seinen Untersuchungen iiber die
Auswirkungen der Geometrie auf das Schraubenladerverhalten. Fiir eine Optimierung
des Teillastverhaltens bietet sich eine Verschiebung des inneren Volumenverhiltnisses in
Richtung v; = 1 an, also zu einer Maschine ohne innerer Verdichtung (Roots-Geblise).
Als weitere Randbedingung ist die maximale Temperatur bei hohen Druckverhéltnissen
zu beachten, die ein mindest inneres Volumenverhéltnis festlegt. Um diesen Einfluss be-
werten zu konnen, ist das nach Weckes angepasste 4-+5-Profil eines Schraubenladers mit
einem inneren Volumenverhéltnis von 1,25 versehen worden. Die weiteren geometrischen
Daten dieses 4-+5-Profil sind in Tabelle 9.1 verzeichnet.

Bild 9.4 stellt die Ergebnisse dieser KaSim-Simulation dar. Prinzipiell zeigt sich
das gleiche stationédre Verhalten wie beim 3-+5-Profil der Maschine 1. Hohe Liefer- und
Giitegrade oberhalb von 70% bzw. 60% werden bereits bei niedrigen Hauptrotordreh-
zahlen ab etwa 5000 bis 7500 min~! erreicht. Im Detail ergibt sich im Vergleich zur
Maschine 1 ein insgesamt hoherer Liefergrad, besonders deutlich im Bereich niedriger
Drehzahlen. Zuriickzufiihren ist dieses Verhalten auf die verkiirzte Arbeitsspielzeit des
4+5-Profils der Maschine 2. Bei gleicher Drehzahl nimmt die Arbeitsspielzeit um 25%
ab; damit verbleibt fiir die Spaltmassenstrome entsprechend weniger Zeit in die nachlau-
fenden Kammern bzw. zur Saugseite zuriickzustrémen. Gleichzeitig fiithrt die geinderte
Rotorgeometrie teilweise zu einer Verkiirzung der wirksamen Spaltbreiten, z.B. aufgrund
des geringeren Umschlingungswinkels des Hauptrotors beim Geh&usespalt.

Das optimierte Liefergradverhalten in Kombination mit dem geringen inneren Vo-
lumenverhéltnis fiihrt in den Bereichen unterhalb eines Druckverhiltnisses von etwa
I1=2/5...1,6 entlang einer Grenzlinie (abhéngig von der Hauptrotordrehzahl, Bild 9.4
oben) zu einer Erhohung des Giitegrades. Um den Einfluss der Effekte ,Liefergrader-
hohung“ und ,Leistungsreduzierung* (durch das kleinere eingebaute Volumenverhiltnis
im Vergleich zur Maschine 1) auf den Giitegrad voneinander trennen zu kénnen, kann
ebenfalls eine Grenzlinie fiir die effektive Antriebsleistung ausgehend von den beiden
Kennfeldern bestimmt werden, Bild 9.4 unten. Oberhalb dieser Linie (bis zur Grenzli-
nie des Giitegrades) basiert die Giitegradsteigerung auf der Erh6hung des Liefergrades
und damit des geforderten Massenstromes. Unterhalb wirkt sich das geringere inne-
re Volumenverhiltnis durch das frithere Offnen zur Druckseite und die abnehmenden
Drosselverluste beim Ausschieben durch die groferen Auslassfliachen positiv auf die Lei-
stungsaufnahme und damit den Giitegrad aus. Gleichzeitig beeinflusst an dieser Stelle

natiirlich auch der hohere Liefergrad den Giitegrad positiv.
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Bild 9.4: Simuliertes adiabates Schraubenladerkennfeld mit Liefergrad Ay,

und effektiven, isentropen Giitegrad 7es (a) und Antriebsdreh-
moment M,, und effektiver Antriebsleistung P,, (b)

910 < Pein in [mbar| < 1010, 20 < Y, in [°C| < 23, Gehiuse mit innerem
Volumenverhiltnis v; = 1,25, Rotorprofil 445, Geometrie nach Weckes
vgl. Tabelle 9.1
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Bild 9.5: Vergleich der pV-Kurven der Verdichtung von Maschine 1 (3+5-Profil, v; =
1,4) und Maschine 2 (4+5-Profil, v; = 1,25) bei zwei Druckverhéltnissen
Randbedingungen: nyr = 21000 min !, pein = 950 mbar

Den Einfluss des inneren Volumenverhiltnisses auf die Innenarbeit verdeutlicht noch-
mals der Vergleich der pV-Kurven der beiden Profile, Bild 9.5. Bei kleinem &ufseren
Druckverhiltnis (z.B. IT = 1,3) bedingt das frithere Offnen eine Reduzierung der Ar-
beitsflache im pV-Diagramm. Diese Wirkung kehrt sich bei hoheren Druckverhéaltnissen
um. Das frithe Offnen fiihrt zu einer Riickstrémung aus dem Druckstutzen in die sich
offnende Kammer, wobei das Fluid anschieffend wieder zuriick in den Druckstutzen ge-
fordert werden muss (analog der Arbeitsweise eines Roots-Laders). Dies macht sich in
einer Vergroferung der Arbeitsfliche des pV-Diagramms bei einem Druckverhéltnis von
z.B. Il = 2,6 bemerkbar.

Der hohere Liefergrad bedingt allerdings nicht im gesamten Kennfeld einen héheren
effektiven Giitegrad. Das Giitegradoptimum liegt immer noch bei recht hohen Druck-

verhéltnissen von II = 1,8...2,0, die auch wiederum deutlich héher liegen als das theo-
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retisch optimale Druckverhiltnis dieses inneren Volumenverhaltnisses von Il = 1, 37.
Allerdings verschiebt sich der optimale Giitegradbereich in Bereiche, die auch fiir die
Zusammenarbeit mit einem Motor relevant sind.

Der maximale Giitegrad von > 75% der Maschine 1 wird nicht erreicht. Oberhalb der
Grenzlinie nimmt der Giitegrad der Maschine 2 verglichen mit Maschine 1 dann ab. Hier
macht sich, in mit der Drehzahl zunehmenden Mafe, der Einfluss des geringeren inneren
Volumenverhiltnisses negativ bemerkbar. Durch das nicht angepasste Druckverhéltnis
beim Offnen zur Druckseite kommt es zu einem quasi isochoren Ausschieben der Ladung
in den Druckstutzen. Die Erh6hung des Liefergrades der Maschine 2 kann an dieser Stelle
diesen Einfluss nicht mehr kompensieren, der Giitegrad fillt ab.

Zusammenfassend kann aus den stationdren Kennfeldsimulationen festgehalten wer-
den, dass sich der Einsatz eines unsynchronisierten Rotorpaares durch die Minimierung
des Profileingriffsspaltes positiv auf Liefer- und Giitegrad der Maschine auswirkt. Ins-
besondere bei niedrigen Drehzahlen sind bereits akzeptable Werte zu erreichen, was ei-
ne Anwendung in Downsizing-Konzepten begiinstigt. Bei hohen Drehzahlen ergibt sich
durch die Minimierung der Reibung ebenfalls ein positiver Effekt auf den Giitegrad.
Im stationédren Vergleich der beiden Rotorprofile zeigt sich, dass durch die Reduzierung
des inneren Volumenverhéltnisses eine Verschiebung des Giitegradoptimums in Richtung
des Zusammenarbeitsbereiches mit einem Motor moglich ist. Insgesamt kann durch den
Einsatz des 4+5-Profils nach Weckes in grofsen Teilen des stationdren Kennfeldes ein
hoéherer Giitegrad erzielt werden, der insbesondere auf den hoheren Liefergrad zuriick-
zufithren ist. Hier bleibt zu kldren, wie sich das instationire Verhalten dieses Profils
darstellt, vgl. Kap. 9.2.

9.1.2 Lagerkrafte und Antriebsmoment

Die Diskussion und Analyse der Lagerkrifte und des Antriebsmoments an allen Punkten
des Betriebskennfeldes gestaltet sich aufwendig. Daher werden die Ergebnisse an dieser
Stelle beispielhaft fiir zwei ausgewéhlte Betriebspunkte analysiert.

Bild 9.6 stellt die Ergebnisse einer stationéren Simulationsrechung fiir die Lagerkrif-
te und das Antriebsmoment des unsynchronisierten Schraubenladers fiir eine Hauptro-
tordrehzahl ngg von 15000 min~! und einem Druckverhéltnis IT = 2,0 dar. Im Schrau-
benladermodell korrespondiert die Rotorphase mit einem Drehwinkel von 120° (aufgrund

von 3 Hauptrotorzihnen), vgl. Kap. 2.4. Nach einer Drehung von 120° wiederholen sich
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Bild 9.6: Berechnete Lagerkrifte und Antriebsmoment des Schraubenladers bei ngr =
15000min=', 11 = 2,0

a) Axialkraft Hauptrotor b) Axialkraft Nebenrotor
c¢) druckseitige Radialkraft Hauptrotor d) druckseitige Radialkraft Nebenrotor
e) saugseitige Radialkraft Hauptrotor f) saugseitige Radialkraft Nebenrotor

g) Antriebsmoment an der Hauptrotorwelle

die geometrischen und thermodynamischen Verhiltnisse. Signifikante Ergebnisse sind
eine geringere Axialkraft auf dem Nebenrotorlager verglichen mit dem Hauptrotor und
die hohere Belastung der Lager auf der Druckseite gegeniiber den saugseitigen Lagern.
Diese Ergebnisse stimmen mit Erfahrungswerten, Messungen und Simulationen von ver-
schiedenen Schraubenkompressoren iiberein [52][53].

Das Antriebsmoment und die Lagerkréfte steigen zunéchst an bis zu einer Rotor-
phase von 0,3. Betrachtet man den zugehorigen Druckverlauf in der Maschine, dann ist
diesem Punkt auch der héchste Kammerdruck auf der Druckseite zuzuordnen, und zwar
kurz nach dem der Rotorzahn die druckseitigen Steuerkanten iiberstrichen hat und der
Ausschiebevorgang in die Druckleitung beginnt. Danach sinkt der Druck wieder leicht
auf den Druck im Auslassstutzen und gleichzeitig verringern sich die Kammeroberflachen

der druckseitigen Kammer schnell, so dass Krafte und Moment abnehmen.
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Bild 9.7: Aufteilung des Antriebsmoments in Haupt- und Nebenrotormoment wih-
rend einer Rotorphase, nggr = 6000 min~" bzw. 15000 min~!, Druckverhilt-
nis [I =1,0bzw. 11 =2,0

Betrachtet man die Rotordrehmomente von Haupt- und Nebenrotor im Detail und
getrennt voneinander, lisst sich feststellen, dass etwa 10% des Gesamtmoments vom
Haupt- auf den Nebenrotor iibertragen wird, Bild 9.7. Bei h6heren Druckverhéltnis-
sen, wie in der obigen Beispielrechnung, ist das Nebenrotormoment wihrend der ganzen
Phase vorzeichenkonstant, d.h., es existiert kein Nulldurchgang und damit keine Dreh-
momentumkehr. Das ist die Vorraussetzung, um das sogenannte ,,Klappern“ der Rotoren
zu verhindern und einen definierten Kontakt der treibenden Hauptrotorflanke auf der
getriebenen Nebenrotorflanke zu erreichen [54]. Die Drehmomentumkehr bewirkt eine
zusitzliche Belastung des Rotors und vorallem der Beschichtung, fiihrt zu einer gréferen

akutischen Beeintrichtigung der Umgebung und sollte mdéglichst vermieden werden.

Sinken Druckverhéltnis und Drehzahl des Laders ab, féillt das Nebenrotormoment
in der Rotorphase zwischen 0,4 bis 0,8 fast bis auf Null, vgl. Bild 9.7. Es kommt zwar
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zu keinem Nulldurchgang und einer Vorzeichenumkehr des Nebenrotordrehmoments;
dennoch kann aufgrund des sehr geringen Moments ein Klappern der Rotoren an dieser
Stelle nicht sicher ausgeschlossen werden, weil der Absolutwert des Drehmoments fiir
einen definierten Kontakt zwischen Haupt- und Nebenrotor in diesem Bereich nicht
mehr ausreicht.

Dieses Verhalten in der Simulation bei niedrigen Druckverhéltnissen und Drehzahlen
kann auch an der Versuchsmaschine an entsprechenden Betriebspunkten akustisch ve-
rifiziert werden. Im realen Betrieb des Schraubenladers ist im Drehzahlbereich bis etwa
nur = 6000min~' ohne eingestellten Gegendruck ein deutlich lauteres mechanisches
Laufgerdusch zu vernehmen, welches nach einer leichten Anhebung des Druckverhéltnis-
ses iiber der Maschine sofort verschwindet.

Die genaue Kenntnis der Lagerbelastung der Maschine an verschiedenen Punkten
des Betriebskennfeldes ermoglicht die Auswahl geeigneter Lager in der Entwicklungs-
phase. Weiterhin kann eine Minimierung des Nebenrotordrehmoments angestebt und
untersucht werden. Dies ist gerade im Hinblick auf die Belastung im Profileingriff eines

unsynchronisierten Schraubenladers eine mogliche Entwicklungsrichtung.

9.1.3 Stationdre Zusammenarbeit Schraubenlader/Motor

In den bisherigen Simulationen stand das Betriebsverhalten des Schraubenladers als
einzelne Maschine im Mittelpunkt. Fiir die Bewertung des Schraubenladers als Auf-
ladegerdat von Verbrennungsmotoren ist die Zusammenarbeitsanalyse mit dem Motor
gefordert. Dies gilt insbesondere fiir das instationdre Zusammenarbeitsverhalten, vgl.
Kap. 9.2.

Zunéchst ist ein Modell zu entwickeln, welches diese Zusammenarbeit zwischen Lader
und Motor fiir das Programm KaSim nachbildet. Dazu wird das bereits vorhandene
Schraubenladermodell erweitert. Das entwickelte Modell orientiert sich an dem von der
Volkswagen AG vorgestellten TSI-Motorkonzept [18][16][19]. Statt der dort genutzten
Doppelaufladung durch einen Roots-Kompressor und einen Abgasturbolader ist hier der
Schraubenlader vorgesehen. Damit erhidlt man schematisch das in Bild 9.8 dargestellte
vereinfachte Zusammenarbeitskonzept.

Der geforderte Luftmassenstrom wird zundchst vom Schraubenlader verdichtet. Da-
nach folgt ein Ladeluftkiihler zur Kiihlung der mitunter hohen Ladelufttemperaturen

nach der Verdichtung. Zur Teillaststeuerung wird ein externer Bypass um den Lader
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Bild 9.8: Schematisches Zusammenarbeitskonzept zwischen
Schraubenlader und Verbrennungsmotor, BY = ex-
terner Bypass

angeordnet. Ist der geforderte Massenstrom zu grof, kann iiber den Bypass ein Teilmas-
senstrom zuriick zur Saugseite geleitet werden. Aufgrund der hohen Druckverhéiltnisse
bei Downsizing-Konzepten ist der Abzweig des Bypasszweiges nicht vor sondern hinter
dem Ladeluftkiihler vorgesehen. Es soll so verhindert werden, dass hohe Laderaustritts-
temperaturen die Luft auf der Eintrittsseite aufheizen und damit den Lader thermisch

zusatzlich belasten.

Der Motor wird durch zwei Zylinder nachgebildet, die sich wihrend der Rotorphase
zyklisch fiillen und entleeren. Das Hubvolumen fiir den Motor ist, basierend auf dem
Downsizing-Konzept, niedrig angesetzt und betrigt nur 1100 cm?. Der Liefergrad bzw.
Fiillungsgrad des Motors soll 1,0 sein. Der Antrieb des Laders erfolgt mit einer festen
Ubersetzung vom Motor. Im Antriebsstrang des Laders ist eine Magnetkupplung inte-
griert, mit welcher der Lader nur in den Betriebspunkten zugeschaltet wird, in denen
ein Ladedruck grofer als Umgebungsdruck vor dem Motor anliegen soll. Im Saugmo-
torbetrieb (Ladedruck < Umgebungsdruck) erfolgt dann eine Abschaltung des Laders.
Die Bypass-Steuerklappe konnte dann eventuell sogar als Drosselklappe im Saugbetrieb
fungieren.

Bild 9.9 stellt das simulierte stationire Zusammenarbeitskennfeld des Schraubenla-

ders mit dem Motor dar. Die Teillaststeuerung erfolgt iiber den externen Bypass. Der

Saugmotorbetrieb unterhalb von 1000 mbar wird nicht niher betrachtet, da er fiir die
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Bild 9.9: Kennfeld der stationdren Zusammenarbeit von Schraubenlader und
Verbrennungsmotor mit Steuerung iiber externen Bypass, Hubvolu-
men des Motors 1100 cm?, Variation der Bypassfliiche A (in mm?)
(a) Schraubenlader mit Stahlrotoren ohne Synchronisation, Ubersetzungverhélt-
nis Lader/Motor i = 6,0
(b) Schraubenlader mit Aluminiumrotoren mit Synchronisation, Ubersetzung-
verhéltnis Lader/Motor i = 6,6
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Zusammenarbeit von Lader und Motor in diesem Modell nicht relevant ist. Die ge-
wiinschte Volllastladedruckkennlinie des Motors ist frei gewidhlt, orientiert sich aber an
Downsizing-Konzepten. Ziel ist, bereits bei niedrigen Motordrehzahlen hohe Ladedriicke
zu erreichen. Als Referenzpunkt fiir die Zusammenarbeit ist daher der erforderliche Lade-
druck bei einer Motordrehzahl von nur 2000 min ! gewihlt worden, d.h., alle im weiteren
untersuchten Varianten miissen bei dieser Drehzahl einen Ladedruck von etwa 2500 mbar
vor dem Motor liefern. Weil das Hubvolumen des Laders bereits festliegt und nicht verén-
dert werden soll, bleibt als Anpassungsparameter nur noch das Ubersetzungsverhiltnis
zwischen Lader und Motor.

Die Anpassung ist notwendig, weil sich bei den durchgefiihrten Variationen von Ro-
torwerkstoff und Rotorgeometrie die Spaltabmessungen &dndern und damit auch den
geforderten Massenstrom beeinflussen. In Bild 9.9 sind die Kennfelder fiir Stahl- und
Aluminiumrotoren dargestellt. Um mit Aluminiumrotoren den Ladedruck im Referenz-
punkt zu erreichen, ist allerdings eine um 10% hohere Drehzahl als bei der Maschine mit
Stahlrotoren notwendig. Zuriickzufiihren ist dies auf den veréinderten Profileingriffsspalt
bei Aluminiumrotoren, vgl. Kap. 7.2 bzw. Bild 7.2. Um den Kontakt der Rotorober-
flachen von Haupt- und Nebenrotor zu unterbinden, ist ein Synchronisationsgetriebe
vorgesehen. Das Synchronisationsgetriebe iibernimmt die Drehmomentiibertragung vom
Haupt- auf den Nebenrotor. Die Aluminiumrotoren sind durch ihre Werkstoffeigenschaf-
ten nicht geeignet, die Drehmomentiibertragung im Profileingriff zu iibernehmen. Um
den Oberflichenkontakt (auch in instationéren Betrieb) zu unterbinden, ist ein verén-
derter PE-Spalthohenverlauf notwendig. In diesem Fall wird eine annihernd konstante
PE-Spalthohe iiber der Rotorlédnge von 0,1 mm gewé&hlt. Durch den verdnderten Spalt-
hohenverlauf bei gleicher Spaltlinge, verglichen mit den Stahlrotoren (vgl. Bild 7.2),
vergrofert sich die Spaltfliche des Profileingriffsspaltes.

Im Referenzpunkt ist mit dem jeweils angepassten Ubersetzungsverhiltnis der vor-
gebenen Ladedruck aus der Motorvolllastkurve erreichbar. Das Bild 9.9 weist aber wei-
terhin noch auf ein grundsétzliches Problem bei der Zusammenarbeit von mechanischem
Lader und Verbrennungsmotor hin. Bei einer Auslegung der Lader/Motor-Kombination
auf einen Referenzpunkt wie beschrieben, ist es zwar moglich, bereits bei niedrigen Mo-
tordrehzahlen hohe Ladedriicke zu erzielen. Dies fiihrt aber bei hohen Drehzahlen dazu,
dass vom Lader ein viel groferer als der eigenlich benotigte Luftmassenstrom geférdert
wird. Beim Betrieb oberhalb einer Motordrehzahl von 3000 min ' bis 4000 min ! muss,

insbesondere im Teillastbetrieb des Motors, ein erheblicher Teil der geforderten Luft
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iiber den Bypass zur Saugseite zuriickgefiihrt werden. Dies ist im Sinne eines mdglichst

hohen Wirkungsgrades nicht zielfiihrend.

Zum einen liegt dieses Verhalten in den charakteristischen Eigenschaften des Schrau-
benladers begriindet (dies gilt im Prinzip fiir alle Rotationsverdréingermaschinen). Die
Liefergradkurven steigen degressiv mit der Drehzahl an. Der Referenzpunkt zur Ausle-
gung liegt noch in einem Bereich mit hohem Gradienten der Liefergradkurve. Mit steigen-
der Drehzahl verbessert sich also das Liefergradverhalten des Laders weiter. Gleichzeitig
sinkt aber der vom Motor bei Vollast benétigte Ladedruck mit der Drehzahl (begriin-
det durch die gewiinschte Drehmomentcharakteristik des Motors). Damit erhélt man
bei konstantem Ubersetzungsverhiltnis die ungiinstige Kombination eines Laders, der
einen immer groferen Luftmassenstrom liefert, mit einem Motor, der einen geringeren
Massenstrom verarbeiten soll. In den untersuchten Modellen wird dieser Konflikt durch

das Steuerungskonzept des externen Bypasses aufgehoben.

Der externe Bypass ist zwar ein bewihrtes Konzept zur Steuerung der Zusammen-
arbeit von Verdridngerladern und Verbrennungsmotoren; im Hinblick auf einen hohen
Wirkungsgrad ist er allerdings nicht das optimale Steuerungskonzept. Im Sinne eines
optimalen Wirkungsgrades ist es zielfilhrender, die Drehzahl oder das Hubvolumen des
Laders zu variieren. Das Hubvolumen ist geometrisch vorgebenen und kann nach dem
derzeitigen Stand der Technik bei Schraubenladern nicht variiert werden. Auch die von
Romba [15] vorgestellte Steuerkantenverstellung des SCREW-Konzeptes fiir Saugotto-
motoren stellt keine Alternative fiir die Steuerung des Schraubenladers bei Hochaufla-
dung dar. Im Gegenteil, durch die anfingliche Expansion muss im weiteren Verlauf ein
héheres Verdichtungsverhéltnis iberwunden werden, was sich negativ auf die Leistungs-

aufnahme und den Wirkungsgradverlauf des SCREW-Laders auswirkt.

Das wirkungsgradoptimale Steuerungskonzept fiir den Schraubenlader, gerade auch
bei der Hochaufladung, ist die Drehzahlregelung [7]. Die Drehzahl kann so angepasst
werden, dass nur der tatsédchlich vom Motor bendtigte Massenstrom geférdert wird. Im
Saugmotorbetrieb kann der Lader teilweise als Expansionsmaschine wirken und Leistung
an die Kurbelwelle zuriickspeisen. Auf eine Drosselklappe kann in einer solchen Anord-
nung moglicherweise verzichtet werden. Fiir die technische Realisierung ist ein variables
Getriebe zwischen Lader und Motor notwendig. Alternativ ist eine vollstandige Entkopp-
lung des Laders vom Motor und ein Direktantrieb des Laders iiber einen elektrischen

Antrieb denkbar, wie es zur Zeit schon bei Schraubenladern fiir automobile Brennstof-
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fzellensysteme praktiziert wird. Beide Varianten sind technisch anspruchsvoll und im
Verbrennungsmotorenbau bisher nicht realisiert.

Ein erster Schritt in die Richtung der Entkopplung der Lader- von der Motordrehzahl
ist ein zweistufiges Schaltgetriebe vor dem Lader. Mit der ersten, grokeren Ubersetzungs-
stufe kann der untere Drehzahlbereich mit der Hochaufladung, mit der zweiten Stufe der
obere Drehzahlbereich mit den geringeren Ladedriicken realisiert werden. Bereits diese
einfachere Variante verspricht eine deutliche Wirkungsgradsteigerung gegeniiber einer
reinen Drosselklappen- oder Bypasssteuerung. Im Rahmen dieser Arbeit werden die
Steuerungskonzepte aber nicht ndher detailiert und untersucht, sondern sie beschriankt
sich auf das derzeit meist genutzte Konzept des externen Bypass fiir die Steuerung der

Zusammenarbeit.

9.2 Instationare Simulation

Im Rahmen der instationdren Simulation steht die Untersuchung des Beschleunigungs-
verhaltens verschiedener Schraubenladermodelle im Hinblick auf das aufgenomme An-
triebsmoment und die Antriebsleistung im Mittelpunkt. Es werden zunichst verschie-
dene Werkstoff- und Ausfithrungsvarianten an einem Schraubenladermodell untersucht.
Im weiteren erfolgen Simulationen mit geometrischen Variationen dieses Modells, um
den Einfluss auf das Beschleunigungs- und stationdre Verhalten zu verdeutlichen.

Ein typischer Beschleunigungsfall ist z.B. ein Leistungs- und Drehzahlanstieg des
Motors, dem der Lader iiber die Riemenkopplung folgen muss. Zur Untersuchung sind
dazu Standardfille fiir dynamische Priifstandsversuche aus der Automobilindustrie ver-
wendet worden. Die Zeiten fiir die nachzufahrenden Drehzahlrampen liegen zwischen 5
bis 10 Sekunden. Aufgrund dieser recht langen Bescheunigungszeiten fallen die Beschleu-
nigungsmomente im Vergleich zum notwendigen Antriebsmoment zur Luftférderung mit
Druckaufbau kaum ins Gewicht. Unterschiede zwischen unterschiedlichen Rotorwerkstof-
fen, -geometrien und -ausfiihrungen der Lader wiahrend der Beschleunigungsphase sind
nur marginal festzustellen.

Aus diesem Grund findet eine andere Konfiguration fiir die Simulation des insta-
tiondren Verhaltens Anwendung. Bei diesem Konzept erfolgt das Zuschalten des Laders
iiber eine Magnetkupplung in sehr kurzer Zeit, sofern der Ladedruck vor dem Motor iiber

den Umgebungsdruck angehoben werden muss, vgl. Bild 9.8. Dadurch bedingt sind hohe
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Motordrehzahl [min~'] | Rutschzeit Kupplung [ms]
1750 20
2400 70
3100 100
3800 140
4400 190

Tabelle 9.2: Motordrehzahl und Rutschzeit der Magnet-
kupplung fiir instationire Simulation verschie-
dener Schraubenladermodelle

Beschleunigungsmomente zu erwarten. Die Momente wéihrend der Beschleunigungspha-
se (= Rutschphase der Kupplung) miissen moglichst gering bleiben, um die Belastung
von Motor, Lader und Kupplung zu minimieren. In Tabelle 9.2 sind die Ausgangs-
drehzahl des Motors und die Rutschzeiten der Kupplung aufgetragen, auf die sich die
nachfolgenden Simulationen beziehen. Die Ausgangsdrehzahl des Laders ist null, die Be-
schleunigung wahrend der Rutschphase der Kupplung wird als linear angenommen und

der externe Bypass bleibt zur weiteren Entlastung der Kupplung und des Laders offen.

9.2.1 Werkstoff- und Ausfiihrungsvariation

Klassische Schraubenkompressoren zur Drucklufterzeugung oder als Kéaltemittelverdich-
ter besitzen meist Rotoren aus Stahl. Diese Maschinen laufen iiblicherweise im statio-
niren Betrieb, daher sind das Trégheitsmoment, das Gewicht und das Beschleunigungs-
verhalten von untergeordneter Bedeutung. Im mobilen Anwendungsfall als Schraubenla-
der fiir Verbrennungsmotoren oder Brennstoffzellen erlangen diese Punkte eine deutlich
grofere Gewichtung. Zur Zeit werden daher iiberwiegend Leichtmetalle wie Aluminium

fiir die Rotoren (und Gehéuse) bei diesen Anwendungsfillen verwendet.

Fiir den Schraubenlader werden im folgenden vier Rotorvarianten, zwei verschiedene
Werkstoffe (Stahl/Aluminium) und zwei Hauptrotorausfithrungen (massiv/hohl) unter-
sucht. Durch die geringere Dichte des Leichtmetalls Aluminium kann das Trigheitsmo-
ment der Rotoren, speziell des Hauptrotors, signifikant verringert werden. Gleiches gilt
fiir die Ausfithrung des Hauptrotors mit hohlen Zahnen, Bild 9.10. Das Trégheitsmo-

ment des Nebenrotors betrigt nur etwa ein Drittel des Tragheitsmoments des Hauptro-
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massiver Hauptrotor, Stahl,
Massentragheitsmoment 976 kgmm?
o

/

#

hohler Hauptrotor, Stahl
Massentragheitsmoment 440 kgmm?

Bild 9.10: Ausfiihrung des Hauptrotors als massiver und hohler Ro-
tor, Rotorwerkstoff Stahl

tors. Den Nebenrotor als hohlen Rotor auszufiihren ist aufgrund der schlanken Zdhne
problematisch und von untergeordnetem Interesse.

Im Schraubenladermodell der Stahlvarianten wird der unsynchronisierte Schrauben-
lader simuliert. Die Rotoren stehen untereinander im direkten Kontakt, der Profileingrif-
fsspalt ist dadurch verringert. Fiir die Simulationen der Ausfiihrungen aus Aluminium
wird ein abgewandeltes Modell verwendet. Bei Aluminiumrotoren ist noch ein Synchro-
nisationsgetriebe erforderlich, um den Kontakt der Rotoren untereinander zu verhindern.
Dies fiihrt zu einem verénderten, in diesem Fall verglichen mit den Stahlrotoren, zwangs-
laufig vergroferten Profileingriffsspalt, vgl. Kap. 7.2.

Der Profileingriffsspalt besitzt einen nachhaltigen Einfluss auf die zur Saugseite
stromenden Spaltmassenstréme, die durch diese Vergrofserung ansteigen. Um mit den
Aluminiumrotoren die gleiche Volllastcharakteristik der Lader-Motor-Kombination am
Referenzpunkt zu erzielen, ist das Ubersetzungsverhiltnis Hauptrotordrehzahl zu Kur-
belwellendrehzahl von 6,0 auf 6,6 angehoben worden, vgl. Bild 9.9. In die Berechnung
des Massentragheitsmoments der Aluminiumrotoren geht die Stahlwelle der Rotoren mit
Synchronisationszahnradern aus Stahl ebenfalls mit ein. Die geometrischen Abmessun-

gen sind, abgesehen von den Zahnrédern, identisch zu den der Stahlrotoren.

87



9 STATIONARE UND INSTATIONARE SIMULATION

30
mittleres Antriebsmoment,
_ 25 — 1 | dynamisch (ext. Bypass geoffnet)
= ____,_,::1 ~L__
Z ~ ]
x ] Rt S
20 S
& ~~—L
o ~~——
=
[}
E 15
o
£
<
g
D 10
3
=S mittleres Antriebsmoment,
c Nyor = 1750 min't statisch (ext. Bypass gedffnet
< 5 nm =2400 min- ( a9 )
Nyt = 3100 min-t
Nyor = 3800 min-t
Nyt = 4400 min-t {
N -
0.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16 0.18 0.20
a i e
(@) Rutschzeit Kupplung tgppf [S]
30
Nyiot = 1750 mint
——— Ny = 2400 mint
Nyt = 3100 mint
257 Nyt = 3800 min-t
= Nyt = 4400 min-t
<
x
L oo mittleres Antriebsmoment, |
E% dynamisch (ext. Bypass geoffnet) ‘
=
Q ‘ mittleres Antriebsmoment,
é 15 ; | statisch (ext. Bypass gedffnet)
S g e e S /
° l =T
o 10 i ===
2 |
Q
=
<
5 /
0.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16 0.18 0.20
(b) Rutschzeit Kupplung tggyor [S] ———————

Bild 9.11: Mittleres Antriebsmoment beim Einkuppeln des Schraubenladers
durch eine Magnetkupplung fiir einen massiven (a) und hohlen
(b) Stahlrotor bei verschiedenen Motordrehzahlen, linearer Be-
schleunigung, Reibmomente nicht beriicksichtigt
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Bild 9.11 stellt beispielhaft das Beschleunigungsverhalten des Schraubenladers mit
Stahlrotoren in massiver und hohler Ausfiihrung beim Einkuppelvorgang dar. Die Kur-
belwellendrehzahl zum Zeitpunkt des Einkuppelns variiert zwischen 1750 min~! und 4400
min—!. Der massive Stahlrotor besitzt ein signifikant hoheres Beschleunigungsmoment,
zuriickzufiithren auf sein deutlich h6heres Massentragheitsmoment. Durch die hohle Aus-
fiihrung des Hauptrotors kann das Beschleunigungsmoment und damit die Belastung
der Kupplung beim Zuschalten um fast 50% gesenkt werden. Ist der Beschleunigungs-
vorgang abgeschlossen, sinkt das Antriebsmoment mit hohem Gradienten. Das statische
Antriebmoment, das zur Forderung des Fluids benétigt wird, bleibt in beiden Fillen
gleich, bedingt durch die unverénderte Rotorgeometrie und die unverénderten Spaltab-
messungen.

Ein Vergleich der Envelopen (Hiillkurven) fiir das Antriebsmoment und die Antriebs-
leistung aller untersuchten Varianten wihrend der Einkupplungsphase und im statio-
niren Fall ist Bild 9.12 zu entnehmen. Die Envelopen resultieren zum einen aus dem
maximalen Moment beim Zuschalten des Laders auf die unterschiedlichen Motordrehzah-
len und zum anderen aus dem stationdren Moment nach dem Beschleunigungsvorgang
bei konstanter Drehzahl, vgl. Bild 9.11. Der massive Stahlrotor bendétigt ein deutlich
héheres Beschleunigungsmoment als alle anderen Varianten. Hervorzuheben ist, dass ein
hohler Stahlrotor nur ein minimal h6heres Moment in der Beschleunigungsphase aufweist
wie ein massiver Aluminiumrotor. Einzig die Ausfiihrung als hohler Leichtmetallrotor
liefert hier erwartungsgeméaf noch niedrigere Werte. Die Leichtmetallvarianten weisen
allerdings ein etwas hoheres stationdres Antriebsmoment auf, zuriickzufiihren auf die
niedrigere Energiewandlungsgiite bedingt durch den zwangsldufig vergroferten Profil-
eingriffsspalt.

Die gilt auch bei der Betrachtung der Leistungsenvelopen, Bild 9.12 unten. An die-
ser Stelle gleicht sich das etwas hohere Moment des hohlen Stahlrotors gegeniiber dem
massiven Aluminiumrotor aus. Aufgrund der niedrigeren Drehzahl und héheren Energie-
wandlungsgiite des hohlen Stahlrotors ist die aufgenommene Innenleistung gleich der des
Aluminiumrotors. Beriicksichtigt man noch eine drehzahlabhénigige Reibleistung ergibt
sich ein leichter Vorteil fiir den hohlen Stahlrotor. Dieser Leistungsvorteil erh6ht sich fiir
die stationdre Antriebsleistung, die bei Stahlrotoren um etwa 20% niedriger liegt.

Die durchgefiihrten Rechnungen zeigen den Einfluss verdnderter Rotorausfiihrun-
gen auf das Antriebsmoment beim Beschleunigungsvorgang der Rotoren. Der Werkstoff

Stahl bietet, in Ausfiihrung als hohler Rotor, durchaus ein Entwicklungspotenzial auch
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Bild 9.12: Envelopen fiir das instationdre und stationdre mittlere An-
triebsmoment (a) und die Antriebsleistung (b) beim Einkup-
peln des Schraubenladers iiber eine Magnetkupplung, Werkstof-
fe: Stahl/Aluminium, Hauptrotorausfiihrungen: massiv/hohl
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fiir hochdynamische Anwendungen, wie im Einsatz zur Aufladung von Verbrennungsmo-
toren. Im Gegensatz zu Aluminium ist bei Stahlrotoren auch der Einsatz ohne Synchro-
nisationsgetriebe schon heute moglich. Die Simulationen zeigen, dass diese Ausfithrung

aufgrund der dann kleineren Spalte eine hohere Energiewandlungsgiite aufweist.

9.2.2 Geometrievariation

Neben der Mdglichkeit den Werkstoff und die Hauptrotorausfithrung zu variieren und
damit das Beschleunigungsverhalten zu beeinflussen, kann das Gleiche noch iiber eine
Geometrievariation der Rotoren geschehen. Um den Einfluss beurteilen zu kénnen, wird
am Ausgangsmodell des Schraubenladers eine Langen-Durchmesser-Variation durchge-
fithrt. Von Weckes [5] liegen Untersuchungen iiber den Einfluss dieses Parameters auf
das stationdre Betriebsverhalten von Schraubenladern bereits vor. Im Folgenden steht
daher der Einfluss auf das Beschleunigungsverhalten im Vordergrund.

Grundlage fiir die Aufstellung der neuen Modelle ist ein konstanter Umschlingungs-
winkel der Rotoren und ein konstantes Hubvolumen des Schraubenladers. Mit diesen
Randbedingungen ergeben sich die in Bild 9.13 dargestellten Rotorgeometrien. Das be-
reits vorhandene Modell des unsynchronisierten Schraubenladers wird mit den in Kap. 6
vorgestellten Skalierungsfaktoren angepasst. Die Ausgangsdaten fiir Rotordurchmesser
und -ldnge, die Abmessungen der skalierten Modelle und die dazugehorigen Skalierungs-
faktoren sind Tabelle 9.3 und Tabelle 9.4 zu entnehmen.

Ebenfalls wird das nach Weckes fiir den stationdren Betrieb optimierte Modell des

Laders mit 4+5-Profil in die Untersuchung mit einbezogen. Die Untersuchungen zum

Our = 200° V.. = 285cm?

L/D=1,0 L/D=2,0 L/D =25

Bild 9.13: Rotorgeometrien bei Variation des Léngendurchmesserverhéltnisses L/D,
Umschlingungswinkel ¢yr und Hubvolumen Vi3, konstant
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L/D=1,4|L/D=10|L/D =20 |L/D = 2,5
Durchmesser Dyg 72 mm 80,5 mm 64 mm 59,5 mm
Lange Lgotor 101 mm 80,5 mm 128.,5 mm 149 mm

Tabelle 9.3: Hauptrotordurchmesser und Rotorlinge des Ausgangsmodells und
der skalierten Modelle

stationiiren Betrieb ergaben fiir dieses Profil eine in weiten Teilen des Kennfeldes h6here
Energiewandlungsgiite, vgl. Kap. 9.1. Dies ist hauptséchlich auf die kiirzere Arbeitsspiel-
zeit und die verringerten Spaltbreiten zuriickzufiihren. Im Vergleich zum 3+5-Profil der
Referenzmaschine ist der Hauptrotor des 4+5-Profils aber massiver und besitzt daher
ein um etwa 40% groferes Massentriagheitsmoment, Bild 9.14. Es ist daher zu erwarten,
dass sich die Verhéltnisse bei der Untersuchung des Beschleunigungsverhaltens umkeh-

remn.

Bild 9.15 und Bild 9.16 stellen die Envelopen der Simulationsrechnungen fiir das
instationire und stationére mittlere Antriebsdrehmoment sowie die entsprechende An-
triebsleistung der unterschiedlichen L/D-Varianten im Vergleich zur Referenzmaschine
dar. Wie bei der Simulation der Werkstoff- und Ausfiihrungsvarianten resultieren die
Envelopen aus den Leistungen und Momenten beim Einkuppeln bei verschiedenen Dreh-
zahlen. Es gelten die gleichen Randbedingungen, d.h., das Ubersetzungsverhéltnis ist so

gewahlt, dass in Zusammenarbeit mit dem Motor der Ladedruck im Referenzpunkt er-

Skalierungsfaktor L/D =1,0 | L/D =2,0|L/D = 2,5
fVvoi (Hubvolumen) 1,000 1,005 1,007
fra (radiale Autrittsfl., Oberfl., etc.) 0,893 1,131 1,219
fa (axiale Ein- u. Auslassfl.) 1,254 0,790 0,683
frc (Stirnspalt) 1,120 0,889 0,826
fr (Gehiusespalt) 1,005 1,056 1,127
fpE (Profileingriffsspalt) 0,951 1,122 1,223
famz (Drehmoment z-Achse) 1,000 1,005 1,007
fmxy,a (Drehmoment xy-Achse) 1,398 0,702 0,564
fmxy,p (Drehmoment xy-Achse) 0,710 1,439 1,798

Tabelle 9.4: Skalierungsfaktoren zur Anpassung des Ausgangsmodells bei Va-
riation des L/D-Verhiltnisses, vgl. Kap. 6
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9.2 INSTATIONARE SIMULATION

Vi = 285cm3

3+5 Profil, ,; = 200° 4+5 Profil, ¢,z = 150°

Bild 9.14: Referenzrotorprofil (3+5-Profil) und Rotorprofil nach
Weckes (4-+5-Profil), [5]

reicht wird. Verringert man das Lingen-Durchmesser-Verhiltnis des Rotors erhilt man
das geringste Antriebsmoment bzw. die geringste Antriebsleistung am Ende des Be-
schleunigungsvorganges im stationiren Betrieb. Mit der Erhdhung des L /D-Verhéltnisses
steigen das stationdre Antriebsmoment und die Antriebsleistung. Dieses Ergebnis ist im
Diagramm aufgrund der gewéhlten Auflésung nur marginal erkennbar; die stationére
Antriebsleistung steigt allerdings bei Erhhung des L/D-Verhéltnisses. Dies korrespon-
diert mit den Ergebnissen von Weckes [5] zum L/D-Einfluss auf das stationdre Be-
triebsverhalten. Die Ursache fiir dieses Verhalten bei steigendem L/D-Verhéltnis liegt
in einer Kombination aus der Undichtheit der Arbeitskammer aufgrund groferer Spalt-
breiten und der Erh6hung der Ausschiebedrosselung aufgrund kleinerer Auslassflachen.
Als Fazit seiner Untersuchungen zur Variation des L /D-Verhéltnisses beim stationéren
Schraubenladerbetrieb schldgt Weckes ein L /D-Verhéltnis zwischen 1,0 bis 1,5 vor.

Die Variation des Langen-Durchmesser-Verhéltnises wirkt sich weiterhin auf die sta-
tiondre Lagerbelastung aus. Durch die Verlingerung der Rotorachse bei der L/D-Varia-
tion und dem dadurch grofseren Lagerabstand zwischen druck- und saugseitigem Lager
steigt die radiale Lagerbelastung an. Gleichzeitig nimmt die Axialkraft auf das druck-
seitige Lager ab. Durch die kleineren Rotordurchmesser bei hoherem L/D-Verhéltnis
sinkt der Axialschub auf den Rotor, insbesondere auf den Hauptrotor. Insgesamt lasst
sich festhalten, dass der Einfluss der Geometrieinderung auf die stationire Lagerbe-
lastung gering bleibt, hauptsichlich zuriickzufiihren auf die bei einem Schraubenlader

im Vergleich zu anderen Schraubenkompressoren kleineren Abmessungen und geringen
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Bild 9.15: Envelopen fiir das instationire und stationdre Antriebsmoment
beim Einkuppeln des Schraubenladers iiber eine Magnetkupp-
lung bei Variation des L/D-Verhéltnis, Rotorwerkstoff: Stahl

a) Antriebsmoment bei Beschleunigung, Referenzmaschine
b) Antriebsmoment bei Beschleunigung, L/D = 1,0
c¢) Antriebsmoment bei Beschleunigung, L/D = 2,0
d) Antriebsmoment bei Beschleunigung, L/D = 2,5

e) bis h) Stationdres Antriebsmoment der jeweiligen Variante

Druckkréfte. Probleme beim Einsatz schlanker Rotoren sind aufgrund der hohen Dreh-

zahlen bei Schraubenladern eher in der Rotordynamik zu sehen.

Betrachtet man das Antriebsmoment wihrend der Beschleunigungsphase, ergibt sich
ein deutlich anderes Ergebnis als bei der stationiren Betriebsweise. Durch die Verringe-
rung des Langen-Durchmesser-Verhéltnises des Rotors vergrofert sich sein Durchmesser
und damit das Massentrigheitsmoment. Ist der Lader permanent mit dem Motor verbun-
den, sind die Einfliisse dieser Erhohung auf das Antriebsmoment, wie bereits erwahnt,
aufgrund der langen Beschleunigungszeiten zwar wahrnehmbar aber eher gering. Beim
schnellen Einkuppeln iiber eine Magnetkupplung spielt das Massentragheitsmoment da-

gegen eine entscheidene Rolle. Hier steigen das Antriebsmoment und die Antriebsleistung
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Bild 9.16: Envelopen fiir die instationidre und stationdre Antriebsleistung
beim Einkuppeln des Schraubenladers iiber eine Magnetkupp-
lung bei Variation des L/D-Verhéltnis, Rotorwerkstoff: Stahl

a) Antriebsleistung bei Beschleunigung, Referenzmaschine
b) Antriebsleistung bei Beschleunigung, L/D = 1,0
c¢) Antriebsleistung bei Beschleunigung, L/D = 2,0
d) Antriebsleistung bei Beschleunigung, L/D = 2,5

e) bis h) Stationdre Antriebsleistung der jeweiligen Variante

in der Beschleunigungsphase beim Einkuppeln signifikant, vgl. Bild 9.15 und Bild 9.16;
die Drehmomentbelastung des Verbrennungsmotors und die Bauteilbelastung insbeson-
dere der Magnetkupplung nimmt zu. Unter diesem Gesichtspunkt ist es notwendig, dass

Langen-Durchmesser-Verhiltnis des Rotors zu erhéhen.

Die Ergebnisse von Weckes zeigten, dass im stationdren Laderbetrieb das 4+5-Profil
mit den verdnderten geometrischen Daten (Umschlingungswinkel, L /D-Verhéltnis, inne-
res Volumenverhéltnis) eine hohere Energiewandlungsgiite als ein 3+5-Profil aufweist.
Dies konnte im Rahmen dieser Arbeit bei der Untersuchung des stationiren Laderver-
haltens bestétigt werden, vgl. Kap. 9.1.1. Bild 9.17 zeigt die Ergebnisse des nach den

Vorgaben von Weckes optimierten 4+5-Profils im Vergleich zum Referenzschraubenla-
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Bild 9.17: Envelopen fiir das instationire und stationédre mittlere Antriebs-
moment (a) und die Antriebsleistung (b) beim Einkuppeln des
Schraubenladers iiber eine Magnetkupplung der Referenzgeome-
trie und Profilgeometrie nach Weckes, Rotorwerkstoff: Stahl
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9.3 ZWISCHENERGEBNIS

der wihrend des instationdren Beschleunigungsvorgangs. In der Beschleunigungsphase
sind Antriebsmoment und Antriebsleistung des 4+5-Profil im Vergleich deutlich héher,
zuriickzufithren auf das hohere Massentrigheitsmoment. Durch den zusétzlichen Rotor-
zahn von 3 auf 4 Hauptrotorzihne vergrofiert sich der Durchmesser des Hauptrotors.
Die Bauraumnutzung dieses Profils ist insgesamt ungiinstiger. Eine Md&glichkeit die ho-
here Energiewandlungsgiite dieses Profils im stationédre Betrieb mit einem verbessertem
Beschleunigungsverhalten zu kombinieren, liegt im Einsatz eines hohlen Hauptrotors.
Genau wie beim 3+5-Profil kann so das Massentrigheitsmoment des 4+45-Rotors deut-

lich reduziert werden.

9.3 Zwischenergebnis

Die Ergebnisse der stationéren und instationdren Simulation des Schraubenladers, auch

in Zusammenarbeit mit einem Verbrennungsmotor, lassen sich wie folgt zusammenfassen:

e die Verringerung des Profileingriffsspaltes durch den Einsatz eines Rotorprofils
ohne Synchronisation wirkt sich positiv auf Liefer- und Giitegrad aus, insbesondere

bei niedrigen Drehzahlen;

e die Reduzierung der Reibungsverluste durch den Einsatz von beriihrungslosen

Dichtungen hat einen positiven Einfluss auf den Giitegrad bei hohen Drehzahlen;

e cin kleineres inneres Volumenverhéltnis verschiebt das Giitegradoptimum zu klei-
neren Druckverhaltnissen und damit in den Zusammenarbeitsbereich mit dem Ver-

brennungsmotor;

e das von Weckes [5] vorgeschlagenen 4-5-Profil mit optimierter Rotorgeometrie
weist in weiten Bereichen des stationdren Kennfeldes hohere Giitegrade auf. Al-
lerdings ist das Beschleunigungsmoment dieses Profils durch das gréfere Massen-
tragheitsmoment aufgrund des zusétzlichen Rotorzahns und der Durchmesserver-

groferung merklich grofer;

e ein Rotorpaar mit hohlem Stahlhauptrotor erreicht ein vergleichbares Beschleuni-
gungsverhalten wie ein Aluminiumrotorpaar mit Stahlwelle und Synchronisations-

getriebe aus Stahl;

97



9 STATIONARE UND INSTATIONARE SIMULATION

e mit Stahlrotoren ohne Synchronisationsgetriebe ist eine um etwa 10% geringe-
re Drehzahl und Ubersetzung zum Motor (im Vergleich zu Aluminiumrotoren)
ausreichend, um in Zusammenarbeit mit dem Verbrennungsmotor ein Downsizing-
Konzept zu realisieren. Grund ist die Verringerung des Profileingriffsspaltes durch

den Verzicht auf das Synchronisationsgetriebe;

e bei der L/D-Variation gibt es einen Zielkonflikt zwischen dem stationdrem und
instationdrem Verhalten. Beriicksichtigt man die Durchbiegung des Rotors und
die Lagerkriifte ist ein mittleres L/D-Verhéltnis zu wéhlen (1,4 bis 1,8);

e die Teillaststeuerung eines Downsizing-Konzeptes iiber einen externen Bypass ist
energetisch nicht optimal. Eine Verbesserung verspricht an dieser Stelle die Dreh-
zahlregelung des Schraubenladers iiber eine variable oder teilvariable Ubersetzung
bzw. die vollstdndige Entkopplung von der Kurbelwelle und der Antrieb iiber einen

separaten Elektromotor.
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10 Stationares und instationares
Betriebsverhalten des

Schraubenladers

Um die in den vorangegangenen Kapiteln diskutierten Einfliisse und Verbesserungen des
Betriebsverhaltens von Schraubenladern verifizieren zu konnen, ist der Prototyp eines
Schraubenladers ohne Synchronisationsgetriebe entwickelt und gefertigt worden. Ziel
dieser Entwicklung ist zum einen der theoretischen Modellierung des unsynchronisierten
Laders die praktische Machbarkeit gegeniiberzustellen und zum anderen die Erweiterung

des Simulationssystems und die Simulationsergebnisse durch Messwerte zu verifizieren.

10.1 Aufbau des Prototypen

Den grundsétzlichen Aufbau des Schraubenladerprototypen verdeutlicht Bild 10.1. Ein
Hauptaugenmerk beim Entwurf lag auf dem modularen Aufbau der Versuchsmaschi-
ne. Dies erlaubt den Austausch einzelner Teile, ohne das Gesamtkonzept verindern zu
miissen.

Die Fertigung der Rotoren erfolgt in einer Schleifbearbeitung. Als Rotormaterial wur-
de ein hirtbarer Einsatzstahl 16MnCr5 gew#hlt, um der abschlieffend im PVD-Verfahren
aufgebrachten WC/C-Verschleifschutzschicht die notwendige Stiitzwirkung zu verleihen.
Die saugseitigen Lager sind im Rotor angeordnet. Ziel dieser Art der Lagerung ist eine
Verkiirzung der Lagerstiitzweite und das Offenhalten der saugseitigen Einlassquerschnit-
te. Der hohe Fertigungsaufwand fiir die Rotoren und Probleme mit dem saugseitigen La-

ger fiihrten zu einem modifizierten Lagerungskonzept auf Basis von Spindellagern. Die
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10 BETRIEBSVERHALTEN DES SCHRAUBENLADERS

Bild 10.1: Versuchsschraubenlader ohne Synchronisation
a) Anschlussdeckel Verbindungsflansch
b) Lagergehduse Druckseite
c¢) Mittelgehduse (Rotorgehduse)
d) Lagerdeckel Saugseite
e) Einstromgehiuse Saugseite

Anordnung des saugseitigen Lagers erfolgt auferhalb des Rotorprofilteils unter Beriick-
sichtigung der axialen Einlassquerschnitte. Diese alternative Anordnung wird in einer
modifizierten Version des Laders realisiert.

Die Ausfiihrung des Hauptrotors erfolgt in zwei Varianten, als massiver und hohler
Rotor vgl. Bild 9.10. Der hohle Rotor besitzt ein signifikant niedrigeres Massentrigheits-
moment und ldsst damit ein deutlich besseres Beschleunigungsverhalten, verglichen mit
einem massiven Rotor, erwarten, wie bereits die Simulationsergebnisse in Kap. 9.2.1 zei-
gen. Der Profilteil des Rotors wurde im Rapid-Prototyping-Verfahren hergestellt und
als Gussteil vorgefertigt. Anschliefsend erfolgte das Einschrumpfen der Welle und das
Schleifen des Profils auf Endmak.
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10.1 AUFBAU DES PROTOTYPEN

1.

1.

1.

-1

Bild 10.2: Radiale Ausdehnung (in mm) des Hauptrotors aufgrund der
Fliehkraftbelastung bei nyr = 30000min ', Werkstoff: Stahl

(a) massiver Hauptrotor (b) hohler Hauptrotor
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10 BETRIEBSVERHALTEN DES SCHRAUBENLADERS

Bild 10.2 verdeutlicht die radiale Dehnung aufgrund von Fliehkréften fiir den mas-
siven und hohlen Rotor. Fiir den massiven Rotor liegen die Dehnungen bei < 0,01 mm,
verglichen mit den Wiarmedehnungnen sind dies sehr geringe und zu vernachldssigende
Werte. Gerade aber auf der offenen Profilseite des hohlen Rotors ist eine deutliche Zu-
nahme der radialen Dehnung zu erkennen. Verglichen mit dem massiven Rotor kommt
es zu einer Steigerung auf mehr als 0,02 mm Ausdehnung, die auch im Vergleich zu
den Wiarmedehnung nicht mehr vernachlassigt werden kann. Weil die Spaltabmessungen
gegeniiber dem massiven Rotor nicht geindert werden konnten, muss sich im Versuchs-
betrieb hier zeigen, ob der Profileingriffsspalt und der Gehausespalt an dieser Stelle noch
ausreichend dimensioniert sind.

Bedingt durch das Herstellungsverfahren des hohlen Rotors durch Giefsen muss mit
einer Unwucht gerechnet werden. Durch die aufwendige Bearbeitung und der Zielsetzung
eines geringen Triagheitsmoments durch geringe Wandstéirken war ein Auswuchten des
Rotors nach der Schleifbearbeitung nicht mehr méoglich. Inwieweit dies einen Einfluss
auf die Messungen hat, muss der Versuchsbetrieb zeigen. Zukiinftig muss dieser Aspekt
stiarker beriicksichtigt werden, da die Wuchtproblematik durch die hohen Drehzahlen

zunehmend das Betriebsverhalten des Schraubenladers beeinflusst.

10.2 Versuchsaufbau

Zur Untersuchung des Betriebsverhaltens und zur Durchfiihrung der Versuche steht
ein Versuchsstand fiir den unsynchronisierten Schraubenlader zur Verfiigung. Bild 10.3
stellt schematisch den Aufbau, die Messgréfen und Messpositionen dar. Die iiber den
Riemenantrieb anliegende Ubersetzung vom Antriebselektromotor auf den Antriebs-
strang des Schraubenladers von 7 = 4, 93 reicht allein nicht aus die maximale Laderdreh-
zahl zu realisieren. Daher wurde zusitzlich ein Stirnradgetriebe mit einer Ubersetzung
von ¢ = 2,35 eingebaut. Damit ergibt sich ein Drehzahlband von 0 — 35000 U/min fiir
die Laderantriebswelle.

Die fiir die Kennfeldmessung und Bewertung des Schraubenladers notwendigen Mess-
grofen sind ebenfalls Bild 10.3 zu entnehmen. Dies sind im Wesentlichen der Luftvolu-
menstrom, die Drehzahl, das Antriebsdrehmoment und verschiedene Driicke und Tem-
peraturen. Die Messwerte werden grofstenteils elektronisch erfasst und direkt an den

Messrechner weitergeleitet. Weitere relevante Grofen (z.B. Luftmassenstrom, Liefergrad,

102



10.2 VERSUCHSAUFBAU

G

(2= =
=== Zu- und Abluftweg _@ .........

=== mechanischer Antrieb
------ Mess- und Steuerleitung (V1 E———

Messstelleniibersicht

M Volumenstrom
d) ' Druck Vol.

Temperatur Vol.
Druck Ladereintritt
Temperatur Ladereintritt
Druck Laderaustritt
Temperatur Laderaustritt
Drehzahl Lader
Antriebsmoment Lader
0 Antriebsmoment vor
Getriebe
11 Sollwertvorgabe flr
Drosselklappe

i=2,35 .
7| 10 i

2 OONOOPRRWN -

Bild 10.3: Messstellenplan fiir stationére und instationidre Schraubenladerversuche

effektive Leistung) lassen sich dort aus diesen Messwerten ableiten und protokollieren.
Der Rechner iibernimmt gleichzeitig eine Uberwachungs- und Steuerungsfunktion fiir
den gesamten Versuchsstand.

Bei der stationdren Kennfeldmessung erfolgt das Anfahren der Messpunkte bei ver-
schiedenen Drehzahlen und Druckverhiltnissen. Die Vorgabe der Laderdrehzahl ge-
schieht iiber die Steuerung des Antriebsmotors. Uber die elektrisch verstellbare Drossel-
klappe wird das Druckverhéltnis iiber der Maschine eingestellt. Durch die Stromungsver-
luste in der Ansaugleitung bleibt der Eintrittsdruck in den Lader nicht konstant, sondern
nimmt mit steigender Drehzahl kontinuierlich ab.

Die Aufnahme eines Messpunktes wird ausgelost, wenn sich ein stationidrer Zustand

eingestellt hat. Als Indikator dient an dieser Stelle die Austrittstemperatur. Andert sich
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10 BETRIEBSVERHALTEN DES SCHRAUBENLADERS

diese Temperatur innerhalb der letzten 2 Minuten um weniger als 0, 2°C, ist ein statio-
nidrer Zustand erreicht. Nachfolgend werden zehn gemittelte Messwerte pro Messpunkt

in der Kennfelddatei protokolliert.

Zur Validierung der stationdren Simulation sind zusétzlich an ausgewéhlten Punkten
des Kennfeldes sogenannte ,Kaltspaltmessungen* durchgefiihrt worden. Die Hohe der
Spalte im Schraubenlader besitzt einen signifikanten Einfluss auf das Betriebsverhalten.
Bei einer stationiren Messung dndern sich die Spalthohen durch Wiarmedehnung der
Rotoren und des Gehiiuses. In der Simulation wird diese Anderung nicht beriicksichtigt,
was folglich zu einer Abweichung bzw. Beeinflussung der Ergebnisse fiihrt. Um den Einf-
luss zu minimieren, kann eine Messung direkt nach dem Anfahren des Schraubenladers
erfolgen. Die Bauteile haben dann noch nahezu Umgebungstemperatur. Zu diesem Zeit-
punkt bleibt die Anderung der Spalte daher noch minimal, sodass eine Validierung des
Simulationssystems mit den zuvor nach dem Zusammenbau gemessenen Kaltspalthhen
moglich ist.

Ebenfalls erfolgt die Messung des instationdren Verhaltens verschiedener Hauptroto-
rausfithrungen, vgl. Bild 9.10. Dabei ist das aufgenommene Antriebsmoment der wich-
tigste Messwert. Der Aufbau des Versuchsstandes erlaubt konstruktiv nicht die Messung
beim Zuschalten des Laders iiber eine Magnetkupplung. Um den Einfluss der Rotorgeo-
metrie aufzuzeigen und die instationdre Simulation zu verifizieren, reicht die Messung
der Beschleunigungsphase durch den Elektromotor aus. Hierzu werden jeweils drei Be-
schleunigungsvorgiinge von null auf 18000, 21000 und 24000 min~! Hauptrotordrehzahl
durchgefiihrt. Die maximale Beschleunigung ist dabei durch die Dynamik des Elektro-
motors vorgegeben, sie liegt fiir 24000 min~! bei ca. 2 Sekunden.

Wihrend der Beschleunigungsphase werden das Antriebsdrehmoment, die Drehzahl,
Aus- und Eintrittsdruck kontinuierlich protokolliert. Die Grenzfrequenz der Drehmo-
mentmesswelle betrigt 1 kHz, als Signalabtastfrequenz ist bei 500 Hz festgelegt worden.
Diese Frequenz erfiillt nicht das Shannon-Kriterium® fiir die Abtastung des periodischen
Verlaufes des Drehmoments. Schon bei 12000 min~—! betriigt die Arbeitsspielfrequenz
600 Hz, d.h. es wiaren mindestens 1,2 kHz zur Abtastung des Drehmomentenverlaufs
notwendig. Es wird daher lediglich immer ein Messwert zu einem willkiirlichen Zeit-

punkt aus dem periodischen Drehmomentsignal aufgezeichnet. Im spéteren Verlauf (vgl.

! Abtastkriterium nach Shannon: Bei der Abtastung eines periodischen Vorgangs (hier das Antriebs-
moment) ist die Abtastfrequenz so zu wihlen, dass sie grofer als die doppelte maximale abzutastende
Frequenz ist
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Kap. 10.4) bei der Analyse des Signalverlaufes wird dieser Einfluss auf die Messung und

das Ergebnis eingehender diskutiert.

10.3 Stationares Betriebsverhalten, Kennfelder

Bild 10.4 stellt das gemessene, stationire Betriebskennfeld des unsynchronisierten
Schraubenladers dar. Die Maschine besitzt in der untersuchten Variante ein inneres
Volumenverhéltnis v; von 1,45. Der Profileingriffsspalt konnte durch den Direktantrieb
reduziert werden. Der Vorteil dieser Mafnahme ist im Verlauf der Liefergrad-Kennlinien
ersichtlich. Der Umschlagpunkt, ab dem der Liefergrad deutlich einbricht, verschiebt sich
hin zu niedrigeren Drehzahlen. Dies erlaubt in Kombination mit dem Verbrennungsmo-
tor ein Druckverhéltnis von II = 2 bereits bei einer Motordrehzahl von etwa 1000 min !
(bei einer Ubersetzung von i = 6 zum Motor = ngr = 6000 min’l) . Zusammen mit dem
Einfluss des Liefergrads wirkt sich der Einsatz der beriihrungslosen Dichtungen positiv
auf den isentropen effektiven Giitegradverlauf aus. Auch hier kann ein wiinschenswertes
hohes Giitegradniveau in Richtung kleinerer Drehzahlen verschoben werden. Gleichzeitig
fallt durch den Einsatz der beriihrungslosen Dichtungen ein Absinken des Giitegrades

bei hoheren Drehzahlen, zumindest fiir Druckverhéltnisse IT > 1,6, moderat aus.

Signifikant ist die Ausbildung eines Giitegradoptimums im Bereich 12000 < nyxg in
[min_l} < 20000 bei Druckverhiltnissen IT = 1,8 bis 2, 1. Dieser Bereich kennzeichnet
den optimal angepassten Betrieb des Schraubenladers, d.h., der Kammerdruck beim Of-
fnen stimmt weitgehend mit dem der Druckseite iiberein. Mit dem eingebauten inneren
Volumenverhiltnis von 1,45 ergibt sich ein theoretisch optimales Druckverhiltnis von
~ 1,7. Die Kammern 6ffnen sich nicht schlagartig, sondern mit sich stetig vergrofernder
Flédche zur Druckseite. Dies fiihrt zwangsldufig zu einer zeitabhéingigen Ausschiebedros-
selung und so zu einem zusétzlichem Druckanstieg in der Kammer, die in dieser Zeit
ihr Volumen weiter verringert. Die Ausschiebedrosselung nimmt, wie man leicht ein-
sieht, mit steigender Drehzahl und damit abnehmenden Offnungszeiten zur Druckseite
zu. Damit ergeben sich betriebsoptimale Druckverhéltnisse, die mit steigender Drehzahl
grofer werden. Dieser Zusammenhang wirkt sich bei kleineren Druckverhiltnissen und
hohen Drehzahlen als Uberverdichtung des Fluids aufgrund des eingebauten bzw. des

tatséchlich wirkenden inneren Volumenverhéltnisses negativ auf den Giitegrad aus.
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Bild 10.4: Schraubenladerkennfelder mit Liefergrad Ap und effektiven,
isentropen Giitegrad 7 (a) und Antriebsdrehmoment M,
und effektiver Antriebsleistung P, (b)
910 < Pein in [mbar] < 1010, 20 < Yein in [°C] < 23, Gehiuse mit inne-
rem Volumenverhiltnis v; = 1,45, Olumlaufschierung auf der Druckseite,
Labyrinthdichtungen, massiver Stahlrotor
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Dieser Einfluss ist auch im Drehmomentenverlauf, Bild 10.4 b, zu erkennen. Bei ho-
hen Druckverhéltnissen (IT > 2,2) ergibt sich nur ein geringer Einfluss der Drehzahl
auf das Drehmoment der Verdrangermaschine. Bei niedrigeren Druckverhéltnissen steigt
hingegen das Drehmoment mit der Drehzahl durch eine zunehmende Uberverdichtung
an. Ein geringer Anteil resultiert aufserdem aus der zunehmenden Lagerreibung. Durch
dieses Verhalten liegen grofte Teile des Kennfeldes mit hohen Giitegraden auferhalb des
Zusammenarbeitsbereiches mit dem Verbrennungsmotor. Die Verringerung des inneren
Volumenverhéltnisses der Maschine kann hier Abhilfe schaffen und das Giitegradkenn-
feld hin zu kleineren Druckverhéltnissen verschieben.

Der Vergleich zum simulierten Kennfeld, Bild 9.3, zeigt merkliche Abweichungen,
insbesondere bei hohen Drehzahlen. Liefergrad und effektive Leistung weichen mit zu-
nehmender Drehzahl immer mehr von den simulierten Werten ab. Bei der Bestimmung
des effektiven Giitegrades summieren sich diese Abweichungen, so dass der reale Gii-
tegrad deutlich niedriger liegt. Das Ein- und Ausstromverhalten in den Lader scheint
eine Hauptursache fiir diese Abweichung zu sein?. Die erste hier untersuchte Version
des Schraubenladers besitzt nur axiale Eintromflédchen. Bei hohen Drehzahlen treten ho-
hen Einstromgeschwindigkeiten (im Bereich der Umfangsgeschwindigkeit und dariiber)
im Einlassquerschnitt und bei der Kammerfiillung auf. Dadurch kommt es zu einem
Druckabfall in der Kammer, der die Ladungswechselarbeit des Fiillvorgangs negativ be-
einflusst. Weiterhin kann die Hauptrotorkammer bei sehr hohen Drehzahlen (> 20000
min~!) bis zum Erreichen der saugseitigen Steuerkante nicht mehr vollstindig gefiillt
werden, so dass der Liefergrad nicht in dem Mafe ansteigt, wie es theoretisch moglich
ware.

Ausgehend von den beiden Problembereichen ,jinneres Volumenverhéltnis“ und ,,Ein-
stromverhalten wird ein neues Ladermittelgehduse konzipiert. Eine vergroferte radia-
le Austrittsfliche soll zu einer Verschiebung der giitegradoptimalen Betriebspunkte zu
kleineren Druchverhéltnissen fiihren. Das eingebaute innere Volumenverhéltnis betrigt
dann etwa 1,25. Auf der Einstromseite erweitert sich das Gehiduse um zuséatzliche ra-
diale Eintrittsflichen. Die Verdnderung des Eintrittsflichenverlaufes im Vergleich zur
rein axialen Einstromung verdeutlicht Bild 10.5. Die Fliache vergréfiert sich anndhernd
um den Faktor fiinf, besonders auch im Bereich mit dem groften Gradienten der Vo-

lumenkurve. Durch die Zunahme der Eintrittsflache sinkt die mittlere Geschwindigkeit

2 Die weitere genauere Analyse zum Vergleich Messung/Simulation und zu Einflussfaktoren der Simu-
lationsgenauigkeit erfolgt in Kapitel 11.
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Bild 10.5: Einlassflichen- und Kammervolumenverlauf wihrend des Ansaugvorganges
des Schraubenladers
(a) Kammervolumenverlauf
(b) Einlassflachenverlauf axial
(c) Einlassflachenverlauf axial + radial
(

d) zusétzliche Fliche durch radialen Einlass

im Einlassquerschnitt proportional zur Flachenzunahme; die Drucksenkung wihrend des

Ansaugvorganges sollte sich bei erhhter Kammerfiillung reduzieren.

Zur Reduzierung des Gehidusespaltes auf der Druckseite wird die Rotorbohrung um
0,02 mm vertikal versetzt eingebracht, wie in Kap. 7.3 beschrieben. Weiterhin befinden
sich die saugseitigen Lager jetzt aulkerhalb des Rotors, um die Probleme mit der Losla-
gerfunktion zu umgehen. Diese Anderung beeinflusst dabei nicht die Groke der axialen
Einlassquerschnitte und hat somit keinen Einfluss auf das thermodynamische Betriebs-
verhalten, sondern ist lediglich eine Mafnahme zur Erhéhung der Betriebssicherheit des

Versuchsladers.

108



10.3 STATIONARES BETRIEBSVERHALTEN, KENNFELDER

28T |

[eff. isentrp. Gutegrad ng, [-]}

1 | Liefergrad A, [-] 7 % X
i \

n
o

AN
B
R

3

Druckverhéltnis N [-]
P = N
(o] (o] o

\\
0-60 0
-70\ 0 72)
o
0;5
Q
N
\
~—_ 0 %

~
AN
\\
\

-
0502
=
5000 10000 15000 20000 25000 30000
@) Hauptrotordrehzahl ng [min]] ———

2.8 I ‘
] [Antriebsdrehmoment M, [Nm]

26 7«{ eff. Antriebsleistung P, [kW]J

™,
A
ya

/%l
wi
i/

Druckverhaltnis M [-]
[ - N r
[o¢) o
&

Q »

T

1.4 7
12 - Lo
——_/
5000 10000 15000 20000 25000 30000
(b) Hauptrotordrehzahl ng [minY] ————

Bild 10.6: Schraubenladerkennfelder mit Liefergrad Ay und effektiven,
isentropen Giitegrad 7, (a) und Antriebsdrehmoment M,
und effektiver Antriebsleistung P,, (b)
950 < Pein in [mbar] < 1025, 22 < ey in [*C] < 24, Gehiuse mit inne-
rem Volumenverhiltnis v; = 1,25, modifizierte Lagerung mit lebensdau-
ergeschmierten Spindellagern, Labyrinthdichtungen, massiver Stahlrotor
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Bild 10.7: Vergleich der Liefergrade bei Variation des Gehauses
(a) Gehduse mit v; = 1,45 und rein axialem Einlass

(b) Gehduse mit v; = 1,25 und radialem/axialem Einlass

Bild 10.6 stellt das Betriebskennfeld des so modifizierten Schraubenladers dar. Mit
der modifizierten Lagerung mit Spindellagern sind nun Drehzahlen bis 30000 min*
moglich. Grundsétzlich sind die Verldufe der Liefer-, Giitegrade, Drehmomente und ef-
fektiven Leistungen dhnlich dem Kennfeld der Ausgangsmaschine. Im Detail sind jedoch
gerade bei den Liefer- und Giitegraden deutliche Unterschiede zu verzeichnen, die beim

direkten Vergleich der beiden Maschinen besonders auffillig sind.
Bild 10.7 verdeutlicht den Vergleich der Liefergrade beider Maschinen. Das Liefer-

gradniveau kann durch die Modifikationen am Geh#use nochmals angehoben werden.
Die vertikale Verschiebung der Gehdusebohrung gegeniiber der Rotorachse um 0,02 mm
reduziert den Gehéusespalt auf der Druckseite auf 0,08 mm. Der fiir die Betriebssicher-
heit der Maschine relevantere Gehéusespalt auf der Saugseite der Maschine vergrofert
sich leicht. Gleichzeitig 1aft sich auch der druckseitige Stirnspalt auf 0,06 mm verrin-
gern, weil durch die nun angestellte Lagerung der Spindellager die Beriicksichtigung des

Lageraxialspieles entfallt.
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Beides zusammen macht sich in einer nochmaligen deutlichen Erhéhung des Liefer-
grades bemerkbar. Die Liefergradkennlinien der modifizierten Maschine verlaufen insge-
samt steiler, der Einfluss des Druckverhéltnisses auf den Liefergrad nimmt ab. Auch bei
hohen Drehzahlen édndern sich die Gradienten der Liefergradkurven kaum. Bei der Ma-
schine mit rein axialen Einlassflichen sinkt oberhalb von 20000 min~! der Fiillungsgrad;
insbesondere die Hauptrotorkammer kann in der kurzen Offnungszeit zur Saugseite nur
noch teilweise gefiillt werden. An dieser Stelle macht sich der zusétzliche radiale Einlass
positiv bemerkbar. Die Kammer lasst sich auch bei sehr hohen Drehzahlen oberhalb
von 20000 min~! durch die deutlich groReren Einlassfliichen weitgehend fiillen. Die Mes-
sergebnisse bestatigen damit die Vermutungen hinsichtlich des Fiillungsverhaltens des
Schraubenladers.

Der Einfluss des verbesserten Fiillungsverhaltens ist auch im Vergleich der Giite-
gradverldufe zu erkennen, Bild 10.8. Die Kombination aus Liefergraderh6hung und
verbessertem Fiillungsverhalten heben das Giitegradniveau signifikant, ndmlich um 10
Prozentpunkte an. Dadurch weist anndhernd der gesamte Kennfeldbereich einen effek-
tiven Giitegrad von > 60 % auf. Die Reduzierung des inneren Volumenverhiltnisses
von 1,45 auf 1,25 erzielt ebenfalls die gewiinschte Wirkung. Der Bestpunkt mit einem
Giitegrad oberhalb von 77 % verschiebt sich erwartungsgemifs zu kleineren Druckver-
héltnissen. Gleichzeitig steigt der Giitegrad fiir Druckverhiltnisse kleiner 1,4 im Teil-
lastbereich deutlich an. Die Reduzierung der Uberverdichtung durch Verringerung des
inneren Volumenverhéltnisses hat in diesen Bereich einen erwartungsgeméfs signifikanten
Einfluss.

Positiv fallt weiterhin auf, dass sich der Optimalbetriebspunkt bereits bei einer Dreh-
zahl von 15000 min~" einstellt. Die zusétzlichen radialen Einlassfliichen verbessern zwar
das Fiillungsverhalten und reduzieren die Ladungswechselarbeit beim Einstromen in den
Lader, verschieben aber den Bestpunkt nicht in Richtung hoherer Drehzahlen. Im Gegen-
teil, der Bestpunkt verschiebt sich wunschgeméif leicht in Richtung kleinerer Drehzahlen.
Die Profilgeometrie mit ihrem Umschlingungswinkel von 200° bedingt kleine Austritts-
flachen, auch bei einem kleinen v; von 1,25. Augenscheinlich fiihrt dies zu einer mit der
Drehzahl zunehmenden Ausschiebedrosselung, die sich negativ auf den Giitegrad aus-
wirkt. Weiterhin nimmt auch die Lagerreibung mit der Drehzahl zu und senkt so den
Giitegrad. Fiir die ausgewéhlte Konfiguration ist daher eine weitere Erhohung der Dreh-
zahl iiber 30000 min—! hinaus (dies entspricht eine Umfangsgeschwindigkeit von ca. 115

m/s) aus Sicht des Giitegrades nicht sinnvoll.
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Bild 10.8: Vergleich der effektiven isentropen Giitegrade bei Variation
des Gehéuses
(a) Gehduse mit v; = 1,45 und rein axialem Einlass
(b) Gehduse mit v; = 1,25 und radialem /axialem Einlass

Die Verschiebung des Giitegradoptimums zu geringeren Drehzahlen ist fiir viele An-
wendungen, auch als Lader in der Automobilindustrie, durchaus zielfiihrend. Gerade in
automotive Anwendungen wird meist das gesamte Kennfeld des Laders genutzt. Die ge-
zielte Verschiebung des Laderoptimums aus Randbereichen in die Mitte des Kennfeldes
kann dann die Gesamteigenschaften der Kombination von Lader und Motor (oder Brenn-
stoffzelle) optimieren. Gleichzeitig sinken auch die Anforderungen an die Lager, wenn
der Drehzahlbereich aufgrund der optimierten Eigenschaften des Laders eingeschrinkt

werden kann.

10.4 Instationidres Betriebsverhalten

Die Simulationen in Kap. 9.2 zeigten den signifikanten Einfluss der Rotorausfiihrung

(Alu/Stahl, massiv/hohl) und der Rotorgeometrie auf das instationire Beschleunigungs-
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verhalten des Schraubenladers. Ursache ist in erster Linie das Trigheitsmoment der
Rotoren. Ziel ist es deshalb, dieses Verhalten auch messtechnisch zu erfassen und das Si-
mulationsverfahren damit zu verifizieren. Zu diesem Zweck erfolgte, wie bereits erwahnt,
die Fertigung eines Hauptrotors sowohl in einer massiven wie auch in einer hohlen Aus-
fiihrung, vgl. Bild 9.10.

Bild 10.9 und Bild 10.10 zeigen jeweils den Antriebsdrehmoment- und Drehzahl-
verlauf des massiven und des hohlen Rotors bei zwei exemplarischen Beschleunigungsvor-
giangen. Die Drosselklappe auf der Druckseite bleibt wihrend der Beschleunigungsphase
geoffnet. Das Anlagendruckverhéltnis steigt daher nur bedingt durch die Austrittsdros-
selung auf der Druckseite. Die Abtastfrequenz des Drehmomentsensors liegt bei 500 Hz.
Diese Frequenz reicht nicht aus, um den verénderliche Drehmomentsignalverlauf wihrend
einer Rotorphase aufzulosen. Der Signalverlauf wird zu bestimmten festen Zeitpunkten
abgetastet. Aus Griinden der Ubersichtlichkeit ist weiterhin ein gleitender Mittelwert
aufgefiithrt. Dieser représentiert ndherungsweise das mittlere Antriebsdrehmoment des
Laders, wie es in der Simulation ermittelt wurde.

Die Verlaufe lassen sich prinzipiell in zwei Bereiche unterteilen. Zunéchst steigt in
der Beschleunigungsphase die Drehzahl kontinuierlich. Diese Phase geht anschliefsend
in einen stationdren Zustand mit konstanter Drehzahl {iber. Zu Beginn der Beschleuni-
gungsphase ist ein Drehmomentanstieg ohne Erhohung der Drehzahl zu erkennen. Der
Zeitabstand zwischen den beiden Anstiegen von Drehmoment und Drehzahl betrigt etwa
0,1 Sekunden. Die Ursache fiir diesen Zeitverzug hat zwei Griinde. Zum einen ist zuerst
ein bestimmtes ,,Anfahrmoment” erforderlich, um die Triagheit und innere Reibung in den
Lagern zu iiberwinden. Weiterhin besteht ein Zeitverzug in der Drehzahlmessung, weil
die Drehzahl iiber ein Frequenzsignal ermittelt wird. Dieser Zeitverzug bei der Messung
liegt bei etwa 10 ms.

Danach erfolgt eine zunéchst lineare Beschleuniung des Schraubenladers. Der Gradi-
ent der Beschleunigung wird dabei vom Antriebselektromotor vorgegeben. In dieser Pha-
se nimmt das Antriebsdrehmoment des Laders mit steigender Drehzahl linear zu. Das
Antriebsmoment setzt sich dabei aus dem Beschleunigungsmoment und dem stationéren
Moment zusammen, welches fiir die Verdichtung und Férderung des Fluids aufgebracht
werden muss. Ursachen fiir den Anstieg sind einerseits die zunehmende Uberverdichtung
bzw. Drosselung des Auslassvorgangs und andererseits das ansteigende Anlagendruck-
verhiltnis bedingt durch die Stromungsverluste in der Druckleitung. Zum Ende der

Beschleunigungsphase flacht der Beschleunigungsgradient ab. Gleichzeitig sinkt damit
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Bild 10.9: Antriebsmoment und Drehzahl des Schraubenladers wahrend
des Beschleunigungsvorganges auf nyr = 18000 min ' (a) und

nur = 21000 min ! (b)
Randbedingungen: Labyrinthdichtungen, massiver Stahl-Hauptrotor
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auch das Antriebsmoment und pendelt sich nach Beendigung der Beschleunigungsphase

auf ein nahezu konstantes mittleres stationires Antriebsmoment ein.

Vergleicht man die zeitlich gemittelten Drehmomentverldufe des massiven und des
hohlen Hauptrotors in der Beschleunigungsphase, verdeutlicht sich der Vorteil des gerin-
geren Massentriagheitsmoments, Bild 10.11. Das Antriebsmoment fiir die Beschleuni-
gung reduziert sich etwa um ein Drittel, verglichen mit der Ausgangssituation mit einem
massiven Hauptrotor. Dies wird speziell zu Beginn der Beschleunigungsphase deutlich,
weil hier das Moment fiir die Verdichtung nur einen geringen Einfluss auf das Gesamt-
moment ausiibt. Gleichzeitig steigt die gemessene Drehzahl des hohlen Hauptrotors mit
groferem Gradienten. Der Beschleunigungsvorgang ist damit um etwa 0,25 Sekunden
(= 15%) kiirzer. Dieser Vorteil lisst sich direkt auf die Reduzierung des Gesamtmassen-
tragheitsmoments des Systems (Haupt- und Nebenrotor plus Kupplungen und Verbin-
dungswelle) zuriickfithren. Beide Rotorkonfigurationen weisen am Ende der Beschleuni-

gungsphase in etwa das gleiche mittlere stationére Antriebsmoment auf.

Die gemessenen Verldufe des hohlen Hauptrotors weisen ebenfalls auf die Auswucht-
problematik hin. Die durch das Herstellungsverfahren vermutete Unwucht des Hauptro-
tors scheint sich im Versuchsbetrieb zu bestétigen. Der gesamte Schraubenlader vibriert
wesentlich stirker als die Maschine mit massivem Rotor. Die Vibrationen beeinflussen
auch das gemessene Drehmomentsignal. Der gemittelte Wert ist zwar stabil, die Signal-
amplituden sind allerdings deutlich hoher. Diese Ausschlige sind im Bereich um 2,35
Sekunden (in den Bildern 10.9 a und 10.10 a) besonders ausgeprigt, dies gilt auch
fiir den massiven Hauptrotor. Zum diesem Zeitpunkt wird das Drehzahlband zwischen
nur = 10000 — 11500 min~" durchfahren. Ursache kann hier eine Resonanzanregung des

Gesamtsystems sein.

Nach dem Ausbau des hohlen Rotors konnte ferner festgestellt werden, dass sich auf
den Zdhnen des Hauptrotors ein sehr unterschiedliches Tragbild des Profileingriffs ein-
gestellt hat. Ein Rotorzahn wies so gut wie keine Laufspuren auf, vermutlich hat iiber
diesen Zahn keine Drehmomentiibertragung auf den Nebenrotor stattgefunden. Die Ur-
sache war zundchst unklar. Die nachtrigliche Vermessung des Rotors zeigte, dass der
Rotor ,verbogen® war. Steigung und Parallelitit der Zahnliicken liegen deutlich aus-
serhalb der Toleranzgrenzen. Ebenfalls ldsst sich durch die Messung bestéitigen, dass
eine Zahnliicke nahezu keinen Verschleifs aufweist und somit dieser Zahn nicht an der

Drehmomentiibertragung beteiligt war.

116



10.4 INSTATIONARES BETRIEBSVERHALTEN

45 i 22500
|
|
4.0 I 20000
|
I
35 } 17500 o~
= |
s | E
£ 3.0 a 15000 —
c | o
@© | I
= ! £
2 25 ! AM 12500
(] | N
£ 5
o N u [
g 2.0 vi 10000 5
D }‘/J/th | | L2
2 15 | 7 A I I 7500 2
- | (| Beschleunigungsphase | | o
< //| hohler Hauptrotor [ I 3
1.0 - 1 5000 I
// Beschleunigungsphase | ol
05 | massiver Hauptrotor 2500
N |
0.0 g ! | 0
0.0 0.5 1.0 1.5 2.0
Zeit t [s] —

Bild 10.11: Vergleich des gemittelten Antriebsmoments und der Drehzahl des Schrau-
benladers mit massivem und hohlen Hauptrotor, nyg = 18000 min '
(a) gemitteltes Antriebsmoment massiver Rotor
(b) gemitteltes Antriebsmoment hohler Rotor
(c¢) Hauptrotordrehzahl massiver Rotor
(d) Hauptrotordrehzahl hohler Rotor

Die Vermessungsprotokolle der Rotoren nach der Fertigung wiesen hingegen keine
unzulissigen Abweichungen auf. Eine Durchbiegung im Betrieb ldsst sich ebenfalls na-
hezu ausschliefsen, weil die zu iibertragenden Krifte deutlich niedriger sein diirften als
die Kréfte beim Schleifen des Rotors. Nicht auszuschliefien ist eine fehlerhafte Montage
des Rotors, die zu dieser Durchbiegung fiihrte. Das Profil ist damit nicht mehr lauffahig,
weil die Uberdeckung nicht ausreicht, den Ausfall eines Rotorzahnes bei der Drehmo-
mentiibertragung zu kompensieren. Die hohe dynamische Belastung hat vermutlich hier

ihre Ursache.
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10 BETRIEBSVERHALTEN DES SCHRAUBENLADERS

Aufgrund der Unwucht des hohlen Rotors bzw. der fehlerhaften Drehmomentiiber-
tragung konnte kein stationires Kennfeld gemessen werden, weil die dynamischen Kréfte
zusitzlich die Lager und auch die Beschichtung der Rotoren belasten und zerstéren. Im
Kurzzeitbetrieb konnte kein Einfluss der Fliehkraftausdehnung auf die Betriebssicherheit
festgestellt werden; die Auslegung der Spalthohen kann somit vom massiven Rotor auf
den hohlen Rotor iibertragen werden. Nach den ersten Messungen bleibt festzuhalten,
dass der Einsatz eines hohlen Hauptrotors im unsynchronisierten Schraubenlader grund-
sitzlich moglich und sinnvoll ist, um sein instationédre Betriebsverhalten zu verbessern.
Fiir weitere Anwendungen und Untersuchungen ist eine Auswuchtmoglichkeit des Rotors
erforderlich, um die Vergleichbarkeit der Ergebnisse zum massiven Rotor zu gewéhrlei-
sten und die Rotorbeschichtung und die Rotorlager durch Vibrationen und dynamische

Kréafte nicht zu tiberlasten.

10.5 VerschleiBverhalten

Fiir die Verwendung des unsynchronisierten Schraubenladers in automobilen Anwendun-
gen spielt die Betriebssicherheit und Verfiighbarkeit wihrend der Fahrzeuglebensdauer
eine zentrale Rolle. Im Gegensatz zu konventionellen Schraubenladern mit Synchroni-
sationsgetriebe riickt das Verschleifsverhalten der beschicheten Schraubenrotoren in den
Mittelpunkt der Entwicklungsarbeit. Im Bereich der angestrebten Lebensdauer von etwa
5000 Stunden muss die Betriebssicherheit aber auch das Giitegradverhalten durch eine
Verschleiftschutzschicht gewihrleistet bleiben.

Im Rahmen dieser Arbeit lieft sich das Verschleiftverhalten allerdings nicht abschlie-
flend und umfassend klaren. Dafiir spielen verschiedene Faktoren eine Rolle. Das Ver-
schleifverhalten der beschichteten Rotoren ist gekennzeichnet durch einen anfinglichen
Einlaufvorgang mit geringem Schichtabtrag bzw. Schichtglittung, der anschliefend in
ein stationires Verhalten mit nur minimalem Schichtabtrag iibergeht. Voraussetzung
hierfiir sind aber konstante Eingriffsverhéltnisse im Rotorkontaktbereich.

Durch den hiufigen Umbau und den Einsatz unterschiedlicher Geh&useteile, aber
auch durch anfiéngliche Probleme mit der Rotorlagerung, variieren die Eingriffsverhélt-
nisse. Die Schichtbeanspruchung nimmt dadurch deutlich zu, bis hin zum Abtrag der
gesamten Schicht und dem Versagen als Verschleifschutz. Das Versagen erfolgt allerdings

nicht schlagartig, sondern zeigt sich zunichst am abnehmenden Liefer- und Giitegrad
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10.6 ZWISCHENERGEBNIS

mit steigender Betriebszeit. Im Profileingriff der nun unbeschichteten Rotoren erfolgt ein
Materialabtrag, der den Profileingriffsspalt stetig vergréfert und die Energiewandlung
ohne ein Totalversagen des Laders damit verringert.

Bei Versuchen an einem Schraubenlader mit Wassereinspritzung und Versuchsreihen
am trockenlaufenden Lader, bei denen die Eingriffsverhiltnisse nahezu konstant blie-
ben, zeigte sich in der Versuchszeit von 200 bzw. 100 Stunden keine Verringerung des
Liefergrades. Uber die intergrale Grofe ,Liefergrad” liaft sich daraus der Schluss zie-
hen, dass es nach einem kurzen Einlaufvorgang keinen weiteren Schichtabtrag gab, der
das Liefergradverhalten negativ beeinflusst. Sicherlich kann hieraus keine Aussage iiber
das Langzeitverschleifverhalten abgeleitet werden; es zeigt aber, dass die grundsétzliche
Funktion der Verschleiffschutzschicht im Schraubenlader gegeben ist. Die Kldrung der

genauen Einfliisse und der Standzeit kann nur im Dauerversuch erfolgen.

10.6 Zwischenergebnis

Die Ergebnisse der stationiren und instationdren Versuche am unsynchronisierten

Schraubenlader lassen sich folgendermafen zusammenfassen:

e der Verzicht auf das Synchronisationsgetriebe vereinfacht die Montage des Laders

deutlich. Die Einstellung des Profileingriffsspaltes entféllt;

e der positive Einfluss der geringen Profileingriffsspalthche aus der Simulation be-
stitigt sich in den Messungen. Bereits bei niedrigen Drehzahlen sind so hohe Lie-

fergrade zu erreichen;

e ebenfalls positiv auf den Liefergrad wirkt sich die konzentrische, vertikale Ver-
schiebung der Gehdusebohrung zur Rotorachse aus; die Gehdusespalthéhe an der

Druckseite kann damit gezielt beeinflusst werden;

e durch eine Reduzierung des inneren Volumenverhéltnisses kann das Giitegradop-

timum in Richtung kleinerer Druckverhiltnisse verschoben werden;

e die Vergroferung der Einlassflichen verbessert das Fiillungsverhalten der Kam-
mer und reduziert die Ladungswechselarbeit beim Einstrémen — Liefergrad und

vorallem Giitegrad steigen;
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10 BETRIEBSVERHALTEN DES SCHRAUBENLADERS

e cine weitere Erhohung der Drehzahlen und Umfangsgeschwindigkeiten (> 120 m/s)
ist fiir die gewdhlte Profil- und Gehédusegeometrie nicht sinnvoll; das Giitegradop-

timum befindet sich bei mitteleren Drehzahlen von 15000 min~!;

e der hohle Hauptrotor reduziert das Beschleunigungsmoment um ein Drittel bezo-

gen auf einen massiven Rotor;

e das Verschleifverhalten der Rotoren kann nicht abschliefend beurteilt werden. Die
Einfliisse auf das Verschleifverhalten sind vielfiltig. Erste positive Anséitze im
Bereich von 100 Stunden liegen vor; das Langzeitverhalten muss in Dauerversuchen

untersucht werden.
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11 Vergleich Messung/Simulation

Ein grofer Teil der vorliegenden Arbeit beruht auf Berechnungen mit dem Simulations-
tool KaSim. Basierend auf den Ergebnissen dieser Rechnungen sind Einfliisse auf das
Betriebsverhalten des Schraubenladers diskutiert worden. Es ist daher notwendig, das
Simulationsprogramm durch Messungen sowohl im stationdren wie auch instationdren

Fall zu validieren.

11.1 Stationarer Vergleich

Der stationire Vergleich von Messung und Rechnung ist nicht unproblematisch. Grund
hierfiir sind die Warmedehnungen der Bauteile im Betrieb und die sich damit &ndernden
Spalth6hen. Die messtechnische Erfassung der Betriebsspalththen ist komplex (Geh&use-
und Stirnspalt) bzw. bisher nicht durchfithrbar (Profileingriffsspalt). Die Spalthéhen
beeinflussen allerdings mafigeblich das Betriebsverhalten und damit auch das Ergebnis
des Vergleichs von Messung und Rechnung.

Um den Einfluss der Spalthhen moglichst korrekt zu erfassen, ist eine spezielle
Vorgehensweise bei der Messung und Simulation notwendig. Nach dem Zusammenbau
des Schraubenladers wird mit Hilfe von Fiihlerlehren die Kaltspalthche aller relevanten
Spalte gemessen. Die Messung kann punktuell an zugénglichen Stellen des Lader durch-
gefiihrt werden. Die Genauigkeit der Spalthohenmessung liegt im Bereich 4+0,02 mm
fiir Gehduse- und Stirnspalt. Durch den direkten Kontakt der Rotoren und die Messung
durch den Druckstutzen ist die Bestimmung der Profileingriffsspalthche schwieriger. Die
Spalthohe ist zudem iiber der Flanke nicht konstant, es ist daher von einer héheren Un-
genauigkeit bei der Messung der Profileingriffsspalththe auszugehen. Die so ermittelten

Grofsen werden im Simulationsmodell des Laders als Ist-Spalthdhe hinterlegt.
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Bild 11.1: Vergleich von Liefergrad Ap, (a) und Antriebsleistung P,, (b)
aus Messung und Simulation des Schraubenladers
Randbedingungen: Kaltspalth6hen, pein, Paus; Tein = angepasste Rand-
bedingungen auf Basis der Messung, Gehduse mit rein axialem Ein-

lass
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11.1 STATIONARER VERGLEICH

Die Messung des Laders erfolgt bei quasi kalter Maschine durch schnelles Anfahren
des gewiinschten Betriebspunktes und anschliefender direkter Messwertaufnahme, ohne
dass sich ein stationdrer Zustand der Austrittstemperatur eingestellt hat. Die Messung
ist nach spétestens 30 Sekunden abgeschlossen; aufgrund der thermischen Trégheit der

Bauteile minimiert sich so der Einfluss sich dndernder Spalthohen.

Die gemessenen Parameter Eintrittsdruck, Eintrittstemperatur, Austrittsdruck und
Drehzahl bilden die Randbedingungen fiir die anschlieffende Simulation des entspre-
chenden Betriebspunktes. Weiterhin wird in der Leistungsbilanz der Simulation noch

die Reibleistung nach dem bereits vorgestellten Ansatz (vgl. Kap. 8) beriicksichtigt.

Bild 11.1 stellt den so ermittelten Vergleich von Liefergrad und Antriebsleistung aus
Messung und Simulation an einer Maschine mit rein axialer Einstomung in die Kam-
mer dar. Der Liefergrad zeigt zunichst eine recht gute Ubereinstimmung fiir alle drei
Druckverhiltnisse bei 6000 min—!. Gerade bei niedrigen Drehzahlen ist der Einfluss der
Spalte auf den Liefergrad signifikant. Die annihernde Ubereinstimmung spricht fiir die
korrekte Messung der Spalthéhen an der montierten Maschine und die korrekte Imple-
mentierung und Modellierung der Spalte im Schraubenladermodell im Bereich niedriger
Drehzahlen. Mit ansteigender Drehzahl liegt der simulierte Liefergrad dann iiber dem
gemessenen; der in der Simulation geférderte Massenstrom des Laders steigt mit leicht
groferem Gradienten. Die Abweichung im Liefergrad zwischen Messung und Rechnung
liegt zwischen 1 bis 4 Prozentpunkten und nimmt mit steigendem Druckverhéltnis zu.
Die Abweichung bleibt aber insgesamt recht gering, so dass von einer guten Uberein-

stimmung des simulierten Liefergrades gesprochen werden kann.

Ein deutlich anderes Verhalten liefert der Vergleich der Antriebsleistung, Bild 11.1(b).
Nur bei einer Drehzahl von 6000 min~! stimmen gemessene und simulierte Leistung sehr
gut iiberein. Zwischen 12000 min ! und 24000 min ' éndert sich der Gradient der Mes-
sung in zunehmendem Mafe, so dass es zu einer ansteigenden Abweichung zur Simulation
kommt. Bei niedrigen Druckverhéltnissen ist die Abweichung besonders ausgepriagt und
erreicht bei 24000 min ! und einem Druckverhiltnis von II = 1,4 etwa 1,7 kW Differenz

zwischen Messung und Simulation, das sind ca. 25%.

Der Liefergradverlauf zwischen 18000 min ! und 24000 min ! bleibt in der Messung
nahezu unverdndert. Die Aufteilung des Liefergrades Ay in seine Einzelanteile Durch-
satzgrad Ap, Fiillungsgrad Ap und Autheizgrad Ay verdeutlicht den Einfluss der Einzel-
faktoren [55]:
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11 VERGLEICH MESSUNG/SIMULATION

AL=Ap - Ar - Aa GL (11-1),

. ‘/}a VD Va
t: AD = —, Ap:i= —, Ap:i= — Gl. (11-2).
mi D ‘/;7 F ‘/il: A VD ( )

Aufgrund der hohen Drehzahlen und des kurzen Zeitintervalls des Ansaugvorganges
wird der Aufheizgrad mit 1 angenommen. Damit bleiben als Einflussfaktoren fiir den
Liefergrad:

AL =Ap - Ar Gl. (11-3).

Durch die Verkiirzung der Arbeitsspielzeit bei steigender Drehzahl nehmen die zuriick-
stromenden Spaltmassenstréme ab und der Durchsatzgrad steigt. Der Liefergrad bleibt
aber anndhernd konstant, demnach verringert sich der Fiillungsgrad. Das heifst, dass mit
steigender Drehzahl die Kammer des Laders durch die axialen saugseitigen Einlassflachen
nur noch unvollstindig gefiillt wird. Dies gilt insbesondere fiir die Hauptrotorkammer,
weil diese aufgrund der hoheren Drehzahl wesentlich kiirzere Einlass- und Offnungszeiten
zur Saugseite im Vergleich zur Nebenrotorkammer aufweist. Dieser Einfluss wird in der
Simulation wiedergegeben, er kann damit also nicht die hohe Abweichung der Leistung

zwischen Messung und Simulation begriinden.

Das Fiillungsverhalten besitzt ebenfalls einen Einfluss auf die Leistungsaufnahme
wiahrend des Ansaugvorganges. Bild 11.2 vermittelt an einem beispielhaften Betrieb-
spunkt einen Eindruck, wie sich das Einstromverhalten bei rein axialer Zustrémung ne-
gativ auf die Leistungsaufnahme auswirkt. Die Simulation zeigt einen Druckverlust beim
Einstromen, bei diesem Betriebspunkt etwa 40 mbar, der sich als zusétzliche Ladungs-
wechselarbeit negativ auf das Indikatordiagramm auswirkt. Dieser Einfluss ist zunéchst

ebenfalls Bestandteil der Simulationsrechnungen.

Augenscheinlich scheint es aber Kennfeldbereiche bzw. Betriebspunkte des Schrau-
benladers zu geben, in denen die derzeitige Modellierung des Kammermodells, die den
Simulationen mit KaSim zugrunde liegt, an eine Grenze stéftt. Einen mdéglichen Grund
fiir die hohe Abweichung liefert der Zusammenhang von Gesamtdruck pges, statischem

Druck pgiat und dynamischen Druck pgyn:

p
%%:%m+mw:%m+§f2 Gl (11-4).
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Bild 11.2: Vergleich der simulierten Indikatordiagramme der Gehiuse mit rein axialem
Einlass, v; = 1,45 und mit axialem/radialem Einlass, v; = 1,25, ngr =
24000 min™!, I = 1,4
(a) Gehduse mit rein axialem Einlass und v; = 1,45
(b) Gehduse mit axialem + radialem Einlass und v; — 1 25

(c¢) Druck im Einstromgehduse am Ladereintritt

Bei hohen Drehzahlen und rein axialer Zustrémung o6ffnet sich die Kammer schnell in
axialer Richtung. Diese axiale Ausbildung der Kammer fiithrt moglicherweise zu einem
Geschindigkeitsprofil in der Kammer, welches von einer axialen Geschwindigkeitskompo-
nente dominiert wird und zu einer zusétzlichen dynamischen Druckabsenkung wihrend

des Ansaugens fiihrt.

Gestiitzt wird diese Vermutung durch die Untersuchungen von Sakun [56]. Fiir die
rein axiale Einstromung in Schraubenverdichter bestimmt er einen Druckverlust Apein

wiahrend des Einstromens anhand des folgenden Ansatzes:

. . 72
Apein = G - Lo Gl (11-5).

125



11 VERGLEICH MESSUNG/SIMULATION

Die mittlere Geschwindigkeit des Gases in der Kammer ¢k, stimmt in guter Néhe-
rung mit der Axialgeschwindigkeit der Schraubenrotoren iiberein. Diese hingt von der
Drehzahl und Steigung des Rotors ab. Der Widerstandskoeffizient &, im Ansaugbereich
ist eine Funktion der Reynolds-Zahl und durch die Auswertung von experimentellen

Ergebnissen ermittelt worden:

2,5-10°

ein = f(Re) ~ W

Gl. (11-6).
Die noch unbekannte Reynolds-Zahl ermittelt Sakun, in dem er aus den geometrischen
Daten Zahnliickenfliche Az und Fusskreisumfang Ur eine Art hydraulischen Vergleichs-

durchmesser fiir die durchstromte Kammer bestimmt:

am ° D am
Re = Tam ZHKam GL (11-7),
Vein

4 (Aznr + AzNrR)
Ur ur + Ur Nr

mit  Dgam= Gl. (11-8).
Bei einer Hauptrotordrehzahl von 24000 min~! erhiilt man fiir den Schraubenlader eine
axiale Offnungsgeschwindigkeit der Kammer von etwa 72 m/s in Richtung der z-Achse.
Mit den zusétzlichen geometrischen Randbedingungen des Schraubenladers betrigt die
berechnete Druckabsenkung wihrend des Einstrémens nach Sakun etwa 70 bis 80 mbar.
Sie ist damit etwa doppelt so grof, wie die in KaSim ermittelte Druckabsenkung. Die
Abweichung stimmt dabei in guter Ndherung mit dem dynamischen Druck bei dem

angenommenen axialen Geschwindigkeitsprofil in der Kammer iiberein.

In der Simulation wird diese dynamische Druckabsenkung noch nicht wiedergege-
ben. Der bisherigen Definition des Kammermodells liegt ein homogener Ruhezustand
der Kammer zugrunde, folglich dissipiert in der Simulation die Geschwindigkeit aus dem
Einlassquerschnitt und damit auch der dynamische Druck. Auf die Rotoren wirkt in der
Simulation damit der Gesamtdruck. Herrscht in der ansaugenden Kammer die beschrie-
bene axiale Strémungsgeschwindigkeit, wirkt auf die Rotoren nur der statische Druck
ein und es ergibt sich bei der Simulation eine Druckabweichung, die in etwa dem dyma-
mischen Druck entspricht und von der Drehzahl abhéngt. Dies fiihrt weiterhin zu einer
Vergroferung der Ladungswechselschleife beim Ansaugen und zu héheren Leistungen

bzw. Leistungsabweichungen im Vergleich zur Simulation.
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Bild 11.3: Vergleich von Liefergrad A;, (a) und Antriebsleistung P,, (b)

aus Messung und Simulation des Schraubenladers
Randbedingungen: Kaltspalthéhen, pein, Paus, Tein = angepasste Rand-

bedingungen auf Basis der Messung, Gehiuse mit axialem und ra-
dialem Einlass
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11 VERGLEICH MESSUNG/SIMULATION

Diese Uberlegungen geben allerdings nur einen Teil der Leistungsabweichung wieder.
Weitere Einflussfaktoren fiir die Abweichung sind in der Modellierung des Auslassvor-
gangs, der Reibleistung und einer radialen Druckverteilung aufgrund von Fliehkriften
zu vermuten. Um den beschriebenen Einfluss des Einstromens aber zu erharten, werden
die Messungen mit dem Gehéuse mit zusitzlichem radialen Einlass wiederholt. Durch
die groferen Einlassflichen und niedrigeren Einstromgeschwindigkeiten miisste der Un-

terschied zwischen gemessener und simulierter Antriebsleistung sinken.

Bild 11.3 zeigt den Vergleich von Liefergrad und Antriebsleistung aus Messung und
Simulation an der modifizierten Maschine mit axialen und radialen Einlassflachen. Der
Liefergrad (Bild 11.3 (a)) zeigt einen dhnlichen Verlauf wie bei der Konfiguration mit
rein axialem Einlass, wobei eine sehr gute Ubereinstimmung fiir alle drei Druckverhilt-
nisse iiber das gesamte Drehzahlband von 6000 min~! bis 24000 min~! festzustellen ist.
Im Vergleich zur Maschine mit rein axialem Einlass, bei der der Liefergrad bei hohen
Drehzahlen tendenziell stagniert, steigt der Liefergrad nun mit steigender Drehzahl wei-
ter an. Dieses Verhalten war bereits in den stationiren Kennfeldern zu erkennen und
ist ein Indiz fiir die verbesserte Fiillungssituation aufgrund der zusétzlichen radialen

Einlassflachen.

Bild 11.3 (b) zeigt den Vergleich fiir die Antriebsleistung. Bis zu einer Drehzahl
von 18000 min~! verlaufen die Leistungskurven fiir die Druckverhiltnisse von IT = 1,8
und IT = 2,2 mit {ibereinstimmendem Gradienten und Absolutwerten. Zwischen 18000
min~" und 24000 min~" (beim Druckverhéltnis IT = 1,4 schon bei 12000 min™") fndert
sich der Gradient der Messung, sodass es zu einer Abweichung zur Simulation kommt.
Im Vergleich zum Gehduse mit axialem Einlass stimmen Messung und Simulation der
Antriebsleistung deutlich besser iiberein. Die Uberlegungen, dass die Einstromsituati-
on einen Einfluss auf die Leistungsaufnahme hat und in KaSim aufgrund der derzeiti-
gen Modellansitze nicht wiedergegeben wird, kann damit tendenziell bestdtigt werden.
Es bleibt allerdings bei hohen Drehzahlen eine Leistungsabweichung bestehen, die auf
weitere Einfliisse schliefen ldsst. Dies konnen zum Beispiel Ausstromverluste auf der

Druckseite oder Reibungsverluste im Kontaktbereich der Rotoren sein.

Aufgrund der guten Ubereinstimmung von Liefergrad und effektiver Leistung aus
der Simulation und Messung weist auch der effektive isentrope Giitegrad im Bereich bis
18000 min~" eine hohe Ubereinstimmung auf, Bild 11.4. Erst bei hohen Drehzahlen

bewirkt die Leistungsabweichung eine zunehmende Abweichung des Giitegrades.
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Bild 11.4: Vergleich des effektiven isentropen Giitegrades 7, aus Mes-
sung und Simulation des Schraubenladers
Randbedingungen: Kaltspalthéhen, pein, Paus; Tein = angepasste Rand-
bedingungen auf Basis der Messung, Gehiuse mit axialem und ra-
dialem Einlass

Zusammenfassend stimmen Messung und Simulation in weiten Kennfeldbereichen
sehr gut iiberein. Lediglich bei hohen Drehzahlen oberhalb von ca. 20000 min~—' gibt
die Simulation die Leistung nicht korrekt wieder. Ursache sind mit der Drehzahl an-
steigende stromungsdynamische Wirkungen, die die Modellvorstellung der homogenen
Kammerzustinde zunehmend verletzten. Das Einstromen und Fiillen der saugseitigen
Kammer konnte als ein Einflussfaktor ermittelt werden. Weitere Einflussfaktoren sind
zu vermuten und sollten zukiinftig untersucht werden, um die Genauigkeit des Simula-

tionswerkzeuges KaSim im Bereich hoher Drehzahlen weiter zu verbessern.

11.2 Instationdrer Vergleich

Neben dem durchgefiihrten stationidren Vergleich von Messung und Simulation spielt
auch der instationdre Vergleich eine wichtige Rolle im Betriebsverhalten eines Laders.

Eine Reihe der in dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen basiert auf einer instatio-
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11 VERGLEICH MESSUNG/SIMULATION

ndren Simulation des Schraubenladermodells (vgl. Kap. 9.2). Zur Untermauerung der
Ergebnisse und Analysen dieser Untersuchungen ist eine Validierung der instationiren
Simulation notwendig.

Um den Vergleich Messung/Simulation durchfithren zu kénnem, sind die im Kapi-
tel 10.4 vorgestellten instationdren Beschleunigungsvorgénge mit massivem und hohlem
Hauptrotor mit den entsprechenden Modellen simuliert worden. Das vom Drehzahlsen-
sor wihrend der Messung aufgezeichnete Signal wird durch ein Polynom interpoliert und
liegt als Drehzahlvorgabe der Simulation des Hochlaufs zugrunde.

Im Mittelpunkt der Auswertung und des Vergleichs steht das Antriebsmoment. Das
Antriebsmoment ist spéter in Zusammenarbeit mit dem Verbrennungsmotor eine ent-
scheidene Grofe, da das vom Schraubenlader aufgenommene Moment wihrend seiner
Beschleungingsphase (aber auch im stationdren Betrieb) vom Verbrennungsmotor auf-
gebracht werden muss und nicht zur Beschleunigung bzw. Antrieb des Fahrzeugs zur
Verfiigung steht. Einen exemplarischen Vergleich zwischen Messung und Simulation fiir
den massiven und den hohlen Rotor zeigt Bild 11.5.

Beide Diagramme zeigen withrend der Beschleunigungsphase eine gute Ubereinstim-
mung zwischen Messung und Simulation. Die Abtastung sowohl der Mess- wie auch
der Simulationsdaten erfolgt mit einer Frequenz von 500 Hz. Zur Anschaulichkeit ist
aufserdem der gleitende Mittelwert des Antriebsmoments aus den 10 vor- und nachlau-
fenden Werten aufgetragen. Der Gradient im Vergleich zwischen Messung und Rechnung
stimmt fiir beide Rotorkonfigurationen iiberein. Der Drehmomentanstieg am Beginn der
Beschleunigung geschieht in der Simulation schlagartig. Das Programmsystem KaSim
kann die Verzogerung zwischen Drehmoment- und Drehzahlanstieg aus der Messung
nicht abbilden, weil die Tragheit und das notwendige ,,Anfahrmoment* des Gesamtsy-
stems nicht Bestandteil der Simulation sind.

In der Beschleunigungsphase setzt sich das Gesamtantriebsmoment aus dem statio-
niare Moment (notwendig fiir die Verdichtungsarbeit) und dem Beschleunigungsmoment
zusammmen. Fiir den massiven Rotor ist nicht nur eine Ubereinstimmung des gemittel-
ten Moments festzustellen, sondern in guter Niaherung auch fiir die Hohe der Amplitu-
den. Ein Vorteil von KaSim ist die M&glichkeit nicht nur das mittlere Moment wihrend
einer Periode bestimmen zu kénnen, auch das Moment zu jedem beliebigen Zeitpunkt
innerhalb der Periode lisst sich ermitteln (vgl. Bild 9.6). Die Abtastung des simulierten
Drehmomentverlaufs erfolgt wie bei den Messungen ebenfalls mit einer Frequenz von

500 Hz. Diese Frequenz reicht nicht aus um den Gesamtverlauf wiederzugeben, sondern
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Bild 11.5: Vergleich des Antriebsmoments aus Messung und Simulation

des Schraubenladers beim instationdren Hochfahren auf nyg =

ca. 18000 min ' mit massivem (oben) und hohlem (unten)

Hauptrotor

Randbedingungen: pein, paus = angepasste Randbedingungen auf Basis

der Messung
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erfasst das Antriebsmoment nur punktuell. Fiir den hohlen Rotor sind die Ausschlége
des Drehmomentsignals aufgrund der bereits genannten Probleme (Unwucht und Tei-
lungsfehler) nicht vergleichbar.

Im Bereich der Wendepunkte des Drehzahlsignals sind leichte Abweichungen im Ver-
lauf des gleitenden Mittelwertes zu erkennen. Der insgesamt weichere Ubergang des simu-
lierten Drehmoments lasst sich auf den Polynomansatz der Drehzahlvorgabe zuriickfiih-
ren. Die stetige Differenzierbarkeit dieses Polynoms bedingt den flieRenden Ubergang im
Drehmomentsignal der Simulation. Das Drehmoment der Messung hingegen wird durch
die Regelcharakteristik des Antriebselektromotors bestimmt. Dadurch ist der Ubergang
vom maximalen Beschleunigungsmoment auf das stationdre Antriebsmoment ausgeprag-
ter. Das stationire Antriebsmoment weist dann wieder eine gute Ubereinstimmung auf,
wie sie bereits beim Vergleich der stationdren Ergebnisse festgestellt wurde.

Der Vergleich zeigt, dass mit der Erweiterung von KaSim um mechanische Kapazité-
ten und Verbindungen auch die Simulation des instationdren Antriebsmoments mdoglich
ist. Dies ist insbesondere fiir weitere Aktivitdten im Bereich der Automobilbindustrie von
Interesse, um den Schraubenlader allein oder auch die Kombination von Schraubenlader
und Verbrennungsmotor (oder Brennstoffzellensystem) anhand von Fahrzyklen instatio-
nidr zu simulieren und zu bewerten. Dies ermdglicht bereits in der Entwicklungsphase

genauere Aussagen zur Effizienz und Dynamik mechanisch aufgeladener Motorkonzepte.
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Durch die neue Entwicklungsrichtung zur Aufladung von Verbrennungsmotoren in Down-
sizing-Konzepten riickt die mechanische Aufladung wieder verstiarkt ins Interesse der
Automobilindustrie. In diesem Zusammenhang ist der Schraubenlader eine aussichts-
reiche Alternative, die sich bisher allerdings nicht marktrelevant durchsetzen konnte.
Mogliche Griinde fiir die mangelnde Akzeptanz sind in der komplexen Bauweise und im
Teillastverhalten zu sehen.

Die vorliegende Arbeit zeigt hier Entwicklungsrichtungen auf, die bei konsequenter
Weiterentwicklung des Laders, deutliche Verbesserungen der Kombination Schrauben-
lader /Verbrennungsmotor erwarten lassen und in Messungen an einem Schraubenlader-
prototypen verifiziert wurden. Die Weiterentwicklung des Simulationssystems KaSim
erlaubt nun neben der stationdren auch die instationidre Simulation des Schraubenla-
ders. Das instationire Verhalten gewinnt gerade beim Einsatz des Laders in der Au-
tomobilindustrie eine besondere Bedeutung. Die durchgefiihrten Simulationen lieferten
Erkenntnisse fiir eine optimierte instationdre Auslegung eines Schraubenladers.

Mit Hilfe von Messungen konnte die instationdre Simulation erfolgreich verifiziert
werden. Damit steht ein Werkzeug fiir zukiinftige Untersuchungen zur instationéren Zu-
sammenarbeit von Schraubenlader und Verbrennungsmotor oder Brennstoffzellensystem
zur Verfiigung.

Die parallel laufende Entwicklung eines Schraubenladerprototypen ohne Synchro-
nisationsgetriebe verifiziert die Simulationsergebnisse ebenfalls und zeigt weitere Opti-
mierungsmoglichkeiten auf. Die Ergebnisse aus den durchgefiihrten Simulationen und

Messungen lassen sich in folgenden Aussagen zusammenfassen:

e Der Verzicht auf das Synchronisationsgetriebe vereinfacht den Aufbau des Schrau-

benladers deutlich, die Komplexitit und Teileanzahl des Laders werden reduziert.
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12 ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK

Einstellarbeiten fiir den Profileingriffsspalt entfallen, dadurch verkiirzt sich die

Montagezeit.

Durch den direkten Antrieb iiber die Rotorflanken reduziert sich die Profileingriffs-
spalthohe. Dies wirkt sich positiv auf den Liefer- und Giitegrad der Maschine aus.
Der positive Einfluss dieser Mafnahme ldsst sich in der Messung bestéitigen. Bei
niedriger Drehzahl ergeben sich bereits relativ hohe Liefer- und Giitegrade. Der

Prototyp weist in weiten Kennfeldbereichen einen Giitegrad >60% auf.

Der hohe Liefergrad bei niedrigen Drehzahlen verringert in einem Downsizing-
Konzept die Laderdrehzahl (= Ubersetzungsverhiltnis zum Motor) oder das Hub-
volumen der Maschine verglichen mit einem konventionellen Schraubenlader mit

Synchronisation. Im betrachteten Beispiel liegt die Drehzahlreduzierung bei 10%.

Die hohle Ausfiihrung des Hauptrotors aus Stahl fithrt zu dhnlichen Ergebnissen in
der Beschleunigungssimulation wie ein massiver Aluminiumrotor mit Getriebe. Das
positive Beschleunigungsverhalten des hohlen Rotors kann auch in der Messung

verifiziert werden.

Kleine innere Volumenverhéltnisse (< 1,3) wirken sich giinstig auf das Gesamt-
kennfeld des Laders aus. Das betriebsoptimale Druckverhéltnis verschiebt sich zu
kleineren Druckverhéltnissen, die Giitegrade bei niedrigen Druckverhéltnissen (=

Teillastbereich) steigen an.

Die rein axiale Einstromung beim Ansaugvorgang fiithrt zu mit der Drehzahl anstei-
genden Ladungswechselverlusten. Zuséatzliche radiale Einstromflichen reduzieren

die Verluste, die Leistungsaufnahme sinkt.

Durch den Einsatz beriihrungsloser Dichtungen steigt der mechanische Wirkungs-
grad. Die prozentualen Leckageverluste durch diese Dichtungsart sind in Bereich

niedriger Drehzahlen noch zu hoch, hier besteht weiteres Entwicklungspotential.

Das Verschleifsverhalten der beschichteten Rotoren kann aufgrund vielfiltiger Ein-
fliisse noch nicht beurteilt werden. Erste positive Ansitze im Bereich von 100

Versuchsstunden liegen vor.
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12 ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK

Durch sein giinstiges Liefer- und Giitegradverhalten zeigt der Schraubenladerpro-
totyp vielversprechende Ansitze fiir zukiinftige Einsatzmdoglichkeiten. Um die theoreti-
schen und praktischen Vorteile des Systems konsequent nutzen zu konnen, sind weitere

grundlegende Untersuchungen notwendig:

e Optimierung der Zu- und Abstromsituation im Ein- und Auslassbereich zur Re-

duzierung von Verlusten und Schallemissionen;
e Untersuchungen zum Verschleifverhalten der Rotoren im Dauerversuch;

e Entwicklung und Umsetzung eines Steuerungskonzeptes zur Entkopplung der La-
derdrehzahl von der Kurbelwellendrehzahl, eventuell mittels variabelem Getriebe

oder elektrischem Antrieb;

e Zusammenarbeitsuntersuchungen am gefeuerten Verbrennungsmotor zur Umset-

zung und Verifizierung des Gesamtkonzeptes.
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