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Abstract

This report deals with the quantification of two processes which take place during
chamber filling and which are manly important for energy conversion in screw-type
engines. Based on the experience of former investigations on screw-type engines it is
known that on the one hand gas leakage through the clearances during the filling
process and on the other hand pressure loss at the inlet site of the engine are of wide
influence on energy conversion in screw-type engines. In this report a method for
estimation of the chamber filling of screw-type engines and therefore of energy

conversion will be presented.

In a first step key values for analysing the two processes, gas leakage through the
clearances during the filling process and pressure loss at the inlet, are shown. These key

values are built by means of geometrical rotor parameters.

In the following, geometrical variations of the rotor geometries are estimated via the
key values (presented). (The variations of male rotor wrap angle, length / diameter ratio,
number of lobes on male and female rotor and the inner volume ratio are calculated for

an asymmetrical SRM-B-Profile).

Especially for a large inner volume ratio, which is interesting for running the machine
as an expander in a steam cycle, no optimal geometrical conditions can be found. A
geometrical reduction of the operative clearance width, which should reduce the gas
leakage too, always causes increased pressure loss at the inlet. Reducing the pressure
loss causes increased gas leakage. But the key values for estimation of pressure loss are
showing higher gradients for the examined geometrical variations. Therefore for a

geometrical optimisation pressure loss at the inlet shut be considered first.

In a next step three options for modification of the inlet area with regard to an
improvement of the chamber filling are investigated. These are an inlet disc at one rotor
(in the shown example at the male rotor), the use of conical rotors and finally inlet discs

at the male and the female rotor.

Based on the calculations for all variants a positive effect on chamber filling may be
expected, but the option with an inlet disc at the male rotor shows the highest potential.
It is mainly influenced by a reduction of gas leakage while the inlet situation shows no

significant differences. But the volume of the inlet area at the disc operates like a kind
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of exhaust chamber which causes a loss of energy conversion. For an improvement of
energy conversion by the advantage of an increased chamber filling it is necessary to

design the volume of the exhaust chamber as small as possible.

Conical rotors have shown also an increase of chamber filing. In contrast to the inlet
disc it is mainly influenced by a reduction of pressure loss at the inlet. Therefore we can
also expect an improvement of energy conversion by the use of conical rotors. But a
final point to make is that manufacturing of these conical rotors is presently not

investigated.

The option of inlet discs at the male an the female rotor is an intermediate step between
the cylindrical rotors and the conical ones. In this case the advantage of an increased
chamber filling is combined with an easy way of manufacturing but without the
disadvantage of an exhaust chamber. However the potential of improvement of chamber

filling is less in comparison to the conical rotors.
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1 Einleitung

Die Entwicklung dezentraler Energiesysteme zur Kraft-Wéarme-Kopplung im kleinen
und mittleren Leistungsbereich bis hin zu einigen MW elektrischer Leistung gewinnt
derzeit zunehmend an Bedeutung. Waren es frither aufgrund der stetig steigenden
Kosten fiir Primédrenergietrdger im Wesentlichen wirtschaftliche Griinde, die zu solchen
Entwicklungen Anlass gaben, so werden diese heute durch den umweltpolitischen
Aspekt des Klimaschutzes und die daraus entstandenen gesetzlichen Rahmen-
bedingungen des ernecuerbare Energien Gesetzes (EEG) weiter verstirkt. In diesem
Zusammenhang wird bereits seit langerem nach Moglichkeiten gesucht, bisher wenig
genutzte Energiepotenziale wie Biomasse, Deponiegase, Rest- und Abfallstoffe sowie
Warmequellen auf teilweise niedrigem Temperaturniveau wie Industrieabwirme, solare
Wirme und Erdwédrme zur wirtschaftlichen Energiewandlung in mechanische oder

elektrische Energie zu nutzen.

Aufgrund der thermodynamischen Randbedingungen ist in solchen Einsatzbereichen
haufig nur ein vergleichsweise geringer Anteil der eingebrachten Warme wirtschaftlich
wandelbar. Daher ist fiir einen wirtschaftlichen Betrieb derartiger Anlagen die Nutzung
der Wérme vorrangig zu behandeln. Fiir die Energiewandlung ergeben sich daraus die
Forderungen nach  geringen Investitions- und Betriebskosten fiir die
Expansionsmaschine und fiir die Anlage, einer hohen Betriebssicherheit und einer
langen Lebensdauer bei geringem Wartungsaufwand sowie einer moglichst hohen

Energiewandlungsgiite.

Haufig diskutierte Konzepte fiir derartige Anwendungen sind geschlossene
Anlagenkreisldufe mit dampfformigen Arbeitsmedien wie Wasserdampf im Clausius-
Rankine-Cycle oder Kaéltemittel im Organic-Rankine-Cycle. Waihrend im
Leistungsbereich oberhalb von 2 MWel in der Regel der Einsatz einer Klein-
Dampfturbine sinnvoll erscheint, sinkt deren Wirkungsgrad fiir abnehmende mittlere
Massenstrome und damit auch Leistungen deutlich ab. Fiir Leistungen < 2 MWel kann
daher die Verwendung anderer Expansionsmaschinen wie die des Schraubenmotors

oder des Hubkolbendampfmotors vorteilhaft sein.
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Der Hubkolben-Dampfmotor weist aufgrund der oszillierenden Massenkrifte und der
beriihrenden Dichtungen im Bereich des Arbeitsraums einen hoheren Verschleifl und
somit auch kiirzere Wartungs- und Instandhaltungsintervalle gegeniiber der Turbine

oder dem Dampfschraubenmotor auf.

Die Schraubenmaschine hat sich in ihrer Ausfithrung als Kompressor schon seit den
50er Jahren im industriellen Einsatz bewdhrt. Thre Vorteile liegen in einer groflen
Leistungsdichte, einer hohen Laufleistung bei geringem Wartungsaufwand und dadurch
in einer hohen Verfiigbarkeit. Der einfache und robuste Aufbau der Maschine macht fiir
thren FEinsatz als Dampfmotor (Expander) nur geringe Anforderungen an die
Dampfqualitit notwendig. Das bedeutet, dass eine Uberhitzung des zu verarbeitenden
Dampfes, wie es bei konkurrierenden Maschinen tiblich und zum Teil notwendig ist, fiir
den Schraubenmotor nicht erforderlich ist. Dies und die Erfahrungen aus dem
Kompressorbetrieb lassen auch fiir die Schraubenmaschine im Motorbetrieb eine hohe

Verfiigbarkeit erwarten.

Die Eignung des Schraubenmotors als Expansionsmaschine zur Energiewandlung im
unteren Leistungsbereich wurde bereits in verschiedenen Prototypenanlagen
nachgewiesen [1], [2], [3]. Die bisherigen Schraubenmotorentwicklungen waren jedoch
immer eng an die Gestaltungsprinzipien des Schraubenkompressors angelehnt. Im
Hinblick auf die Auslegungssicherheit, Verfiigbarkeit und die Fertigungskosten war
dies auch ein zundchst akzeptabler Ansatz, um die Funktion einer solchen Maschine im
Motorbetrieb nachzuweisen. Eine Analyse der wesentlichen Verlustquellen der
Wellenarbeit hat jedoch gezeigt, dass es fiir eine Optimierung des Wirkungsgrades und
des Betriebsverhaltens der Maschine notwendig ist, von den so festgelegten Vorgaben
der Maschinengestaltung abzuweichen [5]. Eine Analogie zu dieser Betrachtungsweise
liefert der Turbomaschinenbau, wenn man sich die Entwicklung der unterschiedlichen

Energiewandlungsrichtungen im Turbokompressor und in der Turbine vor Augen fiihrt.

Die vorliegende Arbeit versucht Ansitze fiir eine geometrische Optimierung des
Einlassbereiches von Schraubenmotoren zu liefern, um dadurch die Giite der
Energiewandlung zu verbessern. Dabei werden auch Motorvarianten betrachtet, die von

den herkdémmlichen im Kompressorenbereich iiblichen Rotorgeometrien abweichen.
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2 Stand der Technik und Ziel der Arbeit

2.1 Stand der Technik

Die Moglichkeit, eine Schraubenmaschine als Expansionsmaschine zur Energie-
wandlung einzusetzen, ist seit langerer Zeit bekannt [6], [7]. Erst Ende der 70er Jahre
konnte jedoch der Betrieb von Schraubenmotoren in mehreren Versuchskreisldufen
verifiziert werden. Daher sind erst in jlingster Vergangenheit verstirkt Konzepte
entstanden, um die Vorteile, die sich aus dem Aufbau der Maschine ergeben,
wirtschaftlich zur Energiewandlung zu nutzen und so dem Schraubenmotor einen

breiteren Einsatzbereich zu erschliefen [8], [9], [3], [10], [11], [12], [13], [14].

Als wesentliche Konzepte, die in diesem Zusammenhang entwickelt und untersucht

wurden, sind zu nennen:

e der Schraubenmotor im Organic-Rankine-Cycle (ORC) [8], [11], [15], [16]
vorrangig zur Nutzung von Wirmequellen im Niedertemperaturbereich

unterhalb 160 °C [2],

e der Zwei-Phasen Schraubenmotor im Trilateral-Flash-Cycle (TFC) mit Wasser
als Arbeitsfluid und innerer Verdampfung [12], [13], [14], [17], [4] fur
Anwendungen in einem niedrigen bis mittleren Temperaturbereich der

Wirmequelle bis 350°C,

e der Dampfschraubenmotor im Clausius-Rankine-Cycle (CRC) [13], [3], [11] fiir
Anwendungen auf einem mittleren Temperaturniveau bis ca. 600°C z. B. zur
Nutzung der Abwédrme von Verbrennungsmotoren in sogenannten Bottoming-

Cycle-Anlagen [18], [19], [20], [21] sowie

e der Schraubenmotor im modifizierten Joule-Cycle (GASSCREW) [22], [23] fiir
den Hochtemperaturbereich ab etwa 700°C.

In den Anfédngen der Schraubenmotorentwicklung Ende der 70er Jahre wurden zunéchst
nasslaufende o6leingespritzte Schraubenmotoren im Clausius-Rankine-Cycle untersucht
und erprobt. Die Trennung des Hilfsmediums Ol vom Arbeitsmedium Wasser gestaltete
sich jedoch aufwendig und konnte nur unvollstindig realisiert werden. Die sich daraus

ergebenden Probleme fiir den Anlagenbetrieb (Ablagerungen an Bauteilen im
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Dampfkreislauf bis hin zur Verkokung von Wérmetauscherflachen) fiihrten dazu, dass

dieses Konzept nicht weiter verfolgt wurde [20].

Mitte der 80er Jahre galt ein wesentliches Interesse dem Organic-Rankine-Cycle mit
organischen Kreislauffluiden, da diese die Realisierung hoherer thermischer
Maschinenwirkungsgrade im Vergleich zu Wasserdampf ermdglichen [15], [24], [16].
Aufgrund der Umweltproblematik der verwendeten FCKW?"-haltigen Medien wurden

diese Untersuchungen Ende der 80er Jahre jedoch wieder aufgegeben.

Seitdem gilt das Hauptinteresse wieder dem Arbeitsmedium Wasserdampf. Dabei ist der
trockenlaufende Dampfschraubenmotor fiir den Einsatz in einem Clausius-Rankine-
Cycle in seiner Entwicklung am weitesten fortgeschritten. Das Betriebsverhalten dieses
Maschinentyps wurde von Dreiflig [2] und Hinsenkamp [3] ausfiihrlich beschrieben.
Beide stellen in Thren Arbeiten auch Verfahren zur Grobauslegung eines
trockenlaufenden Dampfschraubenmotors vor. Seit 1998 wird im BHKW? der
Universitdt Dortmund eine Prototypenanlage mit einem einstufigen trockenlaufenden

Dampfschraubenmotor im Clausius-Rankine-Cycle betrieben.

Der Zwei-Phasen Schraubenmotor mit innerer Verdampfung im Trilateral-Flash-Cycle
ist ein weiteres vielversprechendes Konzept. Dabei entféllt der Verdampfer. Heiles
Druckwasser wird direkt durch speziell ausgebildete Diisen in den dahinter liegenden
Arbeitsraum des Motors eingespritzt, wobei eine spontane Verdampfung (Flash-
Verdampfung) erfolgt. Die Vorteile gegeniiber dem Clausius-Rankine-Cycle liegen in
einem einfacheren und damit kostengiinstigeren Anlagenaufbau (kein Verdampfer)
sowie in einem vollstdndigeren Wérmetausch des Wirmetrdgers mit dem umlaufenden
HeiBwasser. Der Zwei-Phasen Schraubenmotor ist jedoch derzeit iiber das

Versuchsstadium noch nicht hinaus [4]. Gleiches gilt fiir den Hei3gasschraubenmotor.

Neuere Arbeitsmedien auf der Basis moderner Kéltemittel mit einer hoéheren
Umweltvertraglichkeit lassen auch den Einsatz des Organic-Rankie-Cycle fiir

zukiinftige Anwendungen wieder interessanter erscheinen.

D FCKW: Fluor-Chlor-Kohlenwasserstoff

2 BHKW: Block-Heizkraftwerk
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Parallel zu den Gesamtbetrachtungen des Motorverhaltens im Versuchsaufbau sind auch
experimentelle Untersuchungen iiber innere Vorgidnge wie Spaltstromungen [2], [25],
[26], Druck- und Temperaturverliufe [27], [28] sowie Ol- und Wasserverteilung bei
nasslaufenden Maschinen [29], [30] angestellt worden. Die Ergebnisse aus diesen
Untersuchungen, teilweise am Kompressor durchgefiihrt und auf den Motorbetrieb
iibertragen, lieferten die Grundlagen fiir Programme zur thermodynamischen Simulation
des Expansionsprozesses unter Beriicksichtigung von Spaltstromungen [2], [3], [31] und
insbesondere der Problematik der Drosselung am Eintritt in die Maschine bei groB3en

inneren Volumenverhiltnissen [32].

2.2 Problemstellung

Das derzeit zu erwartende Einsatzgebiet fiir Schraubenmotoren liegt im Bereich der
Energiewandlung in dezentralen Energiesystemen. Neben den zwingenden
Anforderungen eines wirtschaftlichen, storungs- und wartungsarmen Anlagenbetriebs
besteht dabei der Wunsch nach kurzen Amortisationszeiten von derzeit deutlich unter 5
Jahren. Die Wirtschaftlichkeit einer Anlage wird wesentlich durch die Anlagenkosten,
die Betriebskosten sowie den Wirkungsgrad der Anlage und die Betriebszeiten
bestimmt. Die Auswahl geeigneter Prozessparameter spielt dabei ebenso eine
entscheidende Rolle, wie die Realisierung eines moglichst hohen effektiven

Wirkungsgrades der Expansionsmaschine.

Fir den Schraubenmotor leiten sich daraus die Forderungen nach einer optimalen
Anpassung an gegebene Prozessparameter sowie einer hohen Energiewandlungsgiite bei
geringem Bauaufwand und damit einer geringen Stufenzahl ab. Dazu ist es erforderlich,
hohe angepasste Druckverhiltnisse in einer Motorstufe abbauen zu konnen. Daher
werden innerhalb dieser Arbeit nur Maschinen mit vergleichsweise groBen inneren

Volumenverhiltnissen (v,) von v, > 5 betrachtet.

Die wesentlichen Verlustmechanismen, die bei der Energiewandlung in
Schraubenmotoren auftreten und die in der Literatur hdufig beschrieben wurden [2], [3],

[29], [32], [33] sind:
e die Drosselung wihrend des Fiillvorgangs und des Ausschiebevorgangs,

e der Wirmeiibergang von dem Arbeitsmedium auf die arbeitsraumbegrenzenden

Bauteile (Gehéuse, Rotoren),
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e die Spaltmassenstromverluste an den bewegten Spalten des Arbeitsraums,

e Arbeitsflaichenverluste aufgrund eines nicht an den Austrittsdruck angepassten

Kammerenddruckverlaufs,
e die Dissipation innerhalb der Arbeitskammer aufgrund von Fluidreibung und
e der Verlust an kinetischer Energie mit der ausgeschobenen Kammermasse.

Die bisherigen Untersuchungen haben gezeigt, dass die Einfliisse der Einlassdrosselung
und der Spaltmassenstrome auf die Energiewandlung, unter Berilicksichtigung der zuvor
gemachten Einschrinkung, nur Maschinen mit groflen inneren Volumenverhéltnissen

(v, 25) zu betrachten, mit steigendem v, gegeniiber den anderen Verlustmechanismen

deutlich zunehmen [32], [2], [29], [34]. Diese Verlustanteile beeinflussen wesentlich die
Masse, die sich wihrend der Expansion in der Arbeitskammer befinden kann
(Kammerfiillung), und besitzen daher einen direkten Einfluss auf die Energiewandlung.
Auf diesem Ergebnis aufbauend werden in der vorliegenden Arbeit unterschiedliche

Rotorgeometrien anhand der Entwicklung dieser beiden Verlustanteile beurteilt.

Der Spaltmassenstrom wird neben dem iiber dem Spalt anliegenden Druckverhiltnis
wesentlich von der durchstromten Querschnittsfldche, die sich aus der Spalthhe und
der Spaltbreite zusammensetzt, bestimmt. Weitere Einfliisse ergeben sich aus der Form

des Spaltes, der Linge sowie der Bewegung von spaltbegrenzenden Flachen.

Ein GrofBe iiber die der Spaltmassenstrom beeinflusst werden kann und die konstruktiv
fiir den kalten Zustand der Maschine einfach zu verdndern ist, stellt die Spalthche dar.
Die Berechnung und damit Auslegung von Warmspalthdhen, die sich im Motorbetrieb
aufgrund von Wérmedehnungen und Druckbelastungen einstellenden, weist zur Zeit

noch eine eher geringe Abbildungsgiite auf [23], [35], [27].

Nach dem gegenwirtigen Stand der Forschung ist davon auszugehen, dass durch den
Einsatz von Beschichtungstechnologien merkliche Fortschritte auf dem Gebiet der
Verdrangermaschinen erzielt werden konnen. So gestattet beispielsweise der Einsatz
von FEinlaufschichten den Bau von Schraubenmaschinen mit theoretisch geringsten
Spalthohen und infolgedessen geringeren Spaltverlusten [36]. Als Konsequenz daraus

sind deutlich hohere Liefer- und Wirkungsgrade als heute iiblich zu erwarten.

Doch auch durch den Einsatz von Einlaufbeschichtungen werden aufgrund der

thermischen und mechanischen Belastungen der Rotoren Restspalthohen in der
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Maschine verbleiben, welche zwangsldufig zu Spaltverlusten fiihren. Auch das im
Motor sinnvoll nutzbare Druckverhiltnis kann hierdurch nicht gesteigert werden, da die
Einlassfliche fiir steigende innere Volumenverhiltnisse durch die geometrischen

Bedingungen in der Maschine begrenzt wird.

Einen anderen Ansatz als die konstruktive Verringerung der Spalthdhen bei gegebener
Rotorgeometrie, liefert daher die Fragestellung, inwieweit durch eine Verdnderung der
Rotorgeometrieparameter die Verluste, die durch Spaltstromungen [26] und die

Drosselung am Einlass [32] entstehen, verringert werden kénnen.

Eine dhnliche Fragestellung wurde bereits fiir den Schraubenkompressor [37] und den
Schraubenlader [34] behandelt, wobei man sich hierbei auf die Untersuchung der
iiblichen Geometrieparameter zylindrischer Rotoren beschriankte. Fiir den

Schraubenmotor sind auch weitergehende Betrachtungen anzustellen.

23 Ziel der Arbeit
Ziel der vorliegenden Arbeit ist eine systematische Untersuchung unterschiedlicher
Rotorgeometrien hinsichtlich deren Potenzials zur Verbesserung der Energiewandlungs-

giite von Schraubenmotoren mit grofen inneren Volumenverhéltnissen (v, >5). Die

Ermittlung allgemeiner Entwicklungstendenzen fiir eine geometrische Optimierung, soll
anhand einer rein geometrische Betrachtung der Maschinen unabhingig von einem
konkreten Betriebszustand erfolgen. Fiir den Vergleich der Geometrien sind lediglich
Annahmen dariiber zu treffen, welche Maschinen- und Betriebsparameter sinnvoll

konstant zu halten sind.

Zur geometrischen Beschreibung eines Schraubenmotors stehen die Verldaufe der
Volumenkurve, der Spaltbreiten und der Einlassfliche als Funktion der Drehwinkel-
stellung zur Verfiigung. Als Grundlage fiir eine Beurteilung kann die Entwicklung der
wesentlichen Verlustmechanismen, Spaltverluste und Einlassdrosselung, bei Variation

der Rotorgeometrie dienen.

In einem ersten Schritt ist der Einfluss der geometrisch bestimmten Maschinengrof3en
(Volumenkurve,  Spaltbreiten, Einlassfliche) auf die  Verlustmechanismen
(Spaltmassenstrome und Einlassdrosselung) zu ermitteln und zu quantifizieren. Hierfiir
sind geeignete Bewertungskriterien zu entwickeln, auf deren Basis ein Vergleich von

Maschinen mit unterschiedlichen Geometrieparametern moglich ist.
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AnschlieBend sollen anhand der Ergebnisse Gestaltungsmoglichkeiten fiir eine sinnvolle
Weiterentwicklung des Schraubenmotors abgeleitet und das mogliche Optimierungs-
potenzial im Hinblick auf die Spaltstromung, Einlassdrosselung und das abbaubare
Druckverhiltnis bestimmt werden. Aus den Ergebnissen der geometrischen
Betrachtungen lassen sich Erkenntnisse iiber eine verbesserte konstruktive Gestaltung
des Schraubenmotors sowie eine experimentelle Verifikation der Untersuchungs-

ergebnisse ableiten.
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3 Geometrie des Schraubenmotors

3.1 Aufbau und Funktion des Schraubenmotors

Die Schraubenmaschine gehort in die Gruppe der mehrwelligen Rotationsverdrianger-
maschinen mit einer inneren Volumenidnderung des Arbeitsraumes. [hr Name beruht auf
den schraubenformig verwundenen ineinandergreifenden Rotoren, welche in einem
diese eng umschlieBenden Gehiuse rotieren. Die Zahnliicken der Rotoren bilden dabei
in Verbindung mit dem Gehéuse eine annidhernd schadraumfreie Arbeitskammer. Das
Wirkprinzip der Schraubenmaschine geht auf ein Patent von Krigar [6] aus dem Jahr
1878 zuriick. Darin wird sowohl die Anwendung als Kompressor als auch die
energetische und kinematische Umkehrung des Wirkprinzips fiir dem Motorbetrieb

beschrieben.

HD-Steuerkante

Getriebe Wellendichtung

‘\7 Einlas Lager
: \ Auslass
= - /

| — e

Nebenrotor

Hauptrotor _h

e ]
o =2 ®

Bild 3.1: Trockenlaufende Schraubenmaschine

Der Schraubenmotor besitzt in der Regel 2 Rotoren, die prinzipiell eine Zahnradpaarung
mit einer schrigverzahnten Sonderverzahnung bilden, Bild 3.1. Der Rotor mit den

konvexen Zahnen (Vordergrund) wird als Hauptrotor der mit konkaver Zahnform
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(Hintergrund) als Nebenrotor bezeichnet. Die Zdhnezahlen sind in der Regel klein fiir
den Hauptrotor in Bereich von 3 — 6 und fiir den Nebenrotor 4 — 8. Die
Zahnliickenrdume von Haupt- und Nebenrotor, Bild 3.2, bilden zusammen mit dem sie
umgebenden Gehduse Arbeitsrdume, deren Lage und Volumen sich in Abhdngigkeit
von der Rotorstellung 4ndert. Uber Offnungsflichen im Gehiuse ergeben sich je nach
Drehwinkelstellung der Rotoren Verbindungen der ansonsten abgeschlossenen
Arbeitskammern zur FEinlass- oder Auslassseite. Die Berandungen dieser
Gehéuseflachen, diejenigen die den Einlassvorgang abschlieBen und diejenigen die den
Auslassvorgang freigeben, werden als Steuerkanten bezeichnet. Thre Funktion in
Schraubenmotoren ist analog zu der in klassischen Zweitakt-Hubkolbenmotoren zu
sehen. Die Drehwinkellagen dieser Steuerkanten bestimmen den Grad der inneren
Volumenzunahme des Arbeitsraumes wéhrend der Expansion und sind damit
wesentliche konstruktiv festzulegende Maschinengrofen zur Anpassung des Motors an

die vorliegenden Betriebsparameter.

vorlaufende
Flanken

nac_h_l_aufe de

Bild 3.2: Zahnliickenraum von Haupt- und Nebenrotor der die Arbeitskammer bildet
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Der in der Arbeitskammer herrschende Druck kann nur an den bewegten
Begrenzungsflachen der Kammer, den Zahnflanken der Rotoren Arbeit leisten. Das an
dem Rotor wirkende Moment ergibt sich aus einer Differenz in der Kraftwirkung auf
den vorlaufenden und den nachlaufenden Zahn einer Zahnliicke. Geht man von einer
homogenen Druckverteilung in der Arbeitskammer aus, so ist dazu eine Differenz der
druckbeaufschlagten Flichen am vorlaufenden und nachlaufenden Zahn notwendig.
Diese Flachendifferenz kann nur im Bereich des Zahneingriffs entstehen. Hier wird am
Hauptrotor ein Teil der Flanke des nachlaufenden Zahns von dem nachlaufenden Zahn
des Nebenrotors verdeckt, Bild 3.2. Am Nebenrotor selbst ergibt sich keine
entsprechend groBe Flachendifferenz. Daher werden in der Arbeitskammer

iblicherweise mehr als 90% des Abtriebsmomentes auf den Hautrotor aufgebracht [38].

Expansion

Kammerfiillung e
oSy

Hauptrotor c
Ausschieben

Nebenrotor

Bild 3.3: Arbeitsspiel eines Schraubenmotors

Das gemeinsame Kennzeichen aller Verdrangermaschinen ist das zyklisch ablaufende
sich periodisch wiederholende Arbeitsspiel, Bild 3.3. Ein Arbeitsspiel umfasst dabei alle
Vorginge im Arbeitsraum, angefangen bei einem bestimmten thermodynamischen
Zustand bis zur ndchsten Wiederholung dieses Zustandes (stationdres Arbeitsspiel). Die
hochdruckseitige (HD-seitige) Gehdusedffnung (Einlassoffnung) wird dabei mit einem

unter Druck stehenden Arbeitsmedium (Gase oder Dampfe) beaufschlagt, wobei das
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Arbeitsmedium durch die Offnung in den dahinter liegenden Zahnliickenraum
einstromt. Bei fortschreitender Rotordrehung wéchst das Volumen der Profilliicke. Der
Fiillvorgang ist beendet, wenn der Arbeitsraum bei weiterer Rotordrehung keine
Verbindung mehr iiber die Einlasso6ffnung zur HD-Seite besitzt. Die nachlaufenden
Zihne des betrachteten Zahnliickenraumes haben dann die FEinlasssteuerkanten
iiberstrichen. Der anschlieBende Expansionsvorgang ist verbunden mit einer inneren
Volumenzunahme und einer Drucksenkung in der Arbeitskammer. Vor dem
Uberschreiten der niederdruckseitigen (ND-seitigen) Steuerkanten, die eine Verbindung
iber die Auslassoffnung zur ND-Seite freigeben, wird im idealen Fall des angepassten
Motorbetriebs der ND-Druck erreicht. Anschlieend erfolgt das Ausschieben der in der
Arbeitskammer befindlichen Masse durch Verkleinerung des Zahnliickenvolumens im
Bereich der Auslassoffnung. Das beschriebene Arbeitsspiel erfolgt mehrmals pro
Rotordrehung entsprechend der Anzahl der sich bildenden Zahnliickenrdume

(Zahnezahl des Rotors), wobei in der Regel der Hauptrotor betrachtet wird.

3.2 Volumenkurve

Die Volumenkurve gibt den Volumenverlauf der Arbeitskammer in Abhingigkeit von

der Drehwinkelstellung des Hauptrotors «,, wieder. Der Verlauf beginnt in der

Hauptrotornullstellung, in der das Volumen der betrachteten Arbeitskammer Null ist
(Bild 3.4). In dieser Stellung liegt eine Gerade, die im HD-Stirnschnitt zwischen dem
Hauptrotorachspunkt und dem vorlaufenden Hauptrotorzahnkopt gebildet wird, in der
Achsebene, die von den Achsen des Haupt- und des Nebenrotors aufgespannt wird. Der
Winkel zwischen dieser Geraden und der Achsebene kennzeichnet die

Drehwinkelstellung des Hauptrotors.

Der Verlauf der Volumenkurve bei zunehmendem Hauptrotordrehwinkel kann bis zum
Erreichen des maximalen Kammervolumens in drei Bereiche eingeteilt werden:
1 progressiver Anstieg der Volumenkurve bis zur Ausbildung des kompletten
Profileingriffs auf der HD-Seite
2 linearer Anstieg der Volumenkurve

3 degressiver Anstieg der Volumenkurve bis zum Erreichen des maximalen
Kammervolumens; die Verzahnung bewegt sich ND-seitig aus dem

Profileingriff
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Bild 3.4: Verlauf des Kammervolumens in Abhdngigkeit vom Hauptrotordrehwinkel fiir
eine Rotorgeometrie bei Variation des Hauptrotorumschlingungswinkels

Fiir kleine Hauptrotorumschlingungswinkel und kleine Hauptrotorzihnezahlen wird der
lineare Anteil 2 klein oder verschwindet vollstindig. Der minimale Umschlingungs-
winkel der Verzahnung ergibt sich aus der Bedingung, dass wéhrend einer
Rotordrehung ein kontinuierlicher Profileingriff vorhanden sein muss. Daraus folgt die

Forderung nach einem Gesamtiiberdeckungsgrad der Verzahnung grofer eins [39].

Der maximale Hauptrotordrehwinkelbereich, der fiir die Expansion zur Verfiigung steht,
ergibt sich aus der Bedingung, dass ein geschlossener Arbeitsraum nur von einer
gemeinsamen Zahnliickenpaarung von Haupt- und Nebenrotor gebildet wird. Besitzen
Haupt- und Nebenrotor unterschiedliche Zihnezahlen, so kommen nach einer
Umdrehung des Rotors mit der kleineren Zéhnezahl anderer Zéhne und damit auch
Zahnliicken als zuvor mit einander in Eingriff. Dadurch entsteht eine Verbindung
zwischen Zahnliickenrdumen, die zuvor unterschiedliche Arbeitsraume bildeten. Ist die
Expansion zu diesem Zeitpunkt noch nicht abgeschlossen, so findet ein dissipativer
Druckausgleich zwischen den Zahnliickenrdumen statt. Um dies zu vermeiden, sollte
die Expansion spitestens in der Drehwinkelstellung, in der diese Kammerverbindung

auftritt, beendet sein.
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Wird der Umschlingungswinkel bei unterschiedlichen Zdhnezahlen so grof3 gewéhlt,
dass der Hauptrotorzahnliickenbereich, der die Arbeitskammer bildet, sich bereits
wieder HD-seitig in den Eingriff bewegt, bevor die Kammer ND-seitig vollstindig
ausgebildet ist, so wird demnach das maximale Kammervolumen, wie es bei kleineren

Umschlingungswinkeln moglich ist, nicht mehr erreicht.

Gleicher Kammerdruck liegt daher fiir eine Rotordrehung iiber einen erneuten HD-
seitigen Zahneingriff hinaus nur dann vor, wenn die Expansion zu diesem Zeitpunkt
bereits beendet ist und eine Offnung zur ND-Seite besteht, oder Haupt- und Nebenrotor
gleiche Zéhnezahlen besitzen. In letzteren Fall bewegen sich die selben Zdhne wie
zuvor in den Eingriff und verbinden somit auch die selben Zahnliickenrdaume. Der HD-
seitige Eingriff wirkt jedoch der Kammervolumenzunahme entgegen, bei vollstindigem
Eingriff wird das maximale Volumen erreicht. Der fiir die Expansion nutzbare

Drehwinkelbereich kann lediglich um diesen Anteil erweitert werden.

33 Spaltarten

Zur Vermeidung von Festkorper-Reibung zwischen den einzelnen Rotoren sowie
zwischen den Rotoren und dem Gehduse, werden in der Maschine Spalte vorgesehen.
Diese miissen so dimensioniert sein, dass fiir alle zu erwartenden Betriebszustinde des
Motors Anderungen in der Spalthéhe aufgrund von Wirmedehnung, mechanischer
Verformung, Lagerspiel und Fertigungstoleranzen nicht zu einem Festkorperkontakt
fiihren. Daraus ergeben sich die folgenden Spaltarten fiir einen {iblichen

Schraubenmotor:
Stirnspalt:

Die Stirnspalte werden von den Gehduse- und Rotorstirnflichen an Haupt- und
Nebenrotor gebildet. Sie bestehen sowohl auf der HD- als auch auf der ND-Seite, Bild
3.5. Sie sind direkt an einzelne Zdhne des Rotorprofils gebunden und stellen somit
Verbindungen zwischen zwei benachbarten Arbeitsriumen sowie zwischen Arbeitsraum
und HD-Seite bzw. ND-Seite her. Uber den HD-seitigen Stirnspalt besteht auch eine
Verbindung von der HD- zur ND-Seite. Der ND-seitige Stirnspalt ist aufgrund des
zuvor beschriebenen maximalen Drehwinkelbereichs der Expansion nur in einem eher
kleinen Drehwinkelbereich wirksam. Da sich dieser Bereich am Ende des

Expansionsvorgangs befindet, sind unter der Annahme eines angepassten Motorbetriebs
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auch die an den Spalten anliegenden Druckdifferenzen eher klein. Daher besitzt der
ND-seitige Stirnspalt in der Regel einen gegeniiber dem HD-seitigen Stirnspalt

geringeren Einfluss auf die Energiewandlung.
Gehiusespalt:

Der Gehdusespalt befindet sich zwischen den Zahnkopfen der Rotoren und dem

Maschinengehéuse, Bild 3.5.

HR-ND-Stirnspalt HR-HD-Stirnspalt

HR-Gehiuse-

spalt

NR-ND-Stirnspalt

NR-Gehéiuse-

NR-HD-Stirnspalt

Bild 3.5: Stirn- und Gehdusespalte in einem iiblichen Schraubenmotor

Er bildet sich bei fortschreitender Rotordrehung und zunehmendem Kammervolumen
schraubenformig aus und verbindet zwei benachbarte Kammern. Fiir eine der aktuellen
Kammerfiillung vorlaufende Kammer sowie die dem Ausschieben nachfolgende

Kammer bestehen auch Verbindungen zur HD- bzw. ND-Seite.
Profileingriffsspalt:

Der Profileingriffsspalt stellt die Quasi-Eingriffslinie” der Rotorverzahnung dar, Bild
3.6. Er verbindet sowohl benachbarte Profilliickenrdume miteinander als auch den

Arbeitsraum und wihrend der Kammerfiillung die HD-Seite direkt mit der ND-Seite.

" Die eigentliche Eingriffslinie lisst sich exakt nur fiir eine spielfreie Verzahnung mit Wilzkontakt
angeben. Gibt es einen kiirzesten Abstand zwischen Haupt- und Nebenrotor, soll von einer Quasi-

Eingriffslinie gesprochen werden.
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Profileingriff

Bild 3.6: Profileingriffsspalt einer iiblichen Schraubenrotorgeometrie

Kopfrundungsoffnung:

Wenn bei einer Profilform der Gehdusespalt den Profileingriffsspalt in diskreten
Punkten nicht beriihrt, ist an diesen Stellen das Prinzip des geschlossenen
Arbeitsraumes einer Verdringermaschine durch eine zusitzlich entstehende Offnung
verletzt. Bedingt durch die Kopfrundung des Profils bildet sich eine Offnung
(Kopfrundungsoffnung) aus, die durch die Gehduseverschneidungskante und die

Konturen der Haupt- und Nebenrotorflanken begrenzt wird, Bild 3.7.

Bild 3.7:  Kopfrundungséffnung einer iiblichen Schraubenrotorgeometrie

Dadurch entsteht eine Verbindung zwischen benachbarten Profilliickenrdumen sowie

zur HD- bzw. ND-Seite zu Beginn bzw. am Ende des Expansionsvorgangs. Diese
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theoretisch nicht notwendige Offnung in der Arbeitskammer kann durch die Wahl von
Profilformen mit kleinen Kopfrundungsradien verkleinert bzw. vollstindig vermieden

werden.

34 Einlassfliche

Unter der Einlassfliche ist die durchstromte, besonders wichtige Querschnittsflache zu
verstehen, die wéahrend des Fiillvorgangs dem Arbeitsmedium zum Einstromen in die
Arbeitskammer zur Verfligung steht. Sie wird gebildet von festen Offnungsflichen im
Gehéduse, deren GrofBe iiber die Lage der Steuerkanten festgelegt wird, und den
Rotorzihnen die sich zyklisch an diesen Offnungen entlang bewegen und Teile davon

freigeben oder verdecken.

Verbindung zur ND-Seite

Bild 3.8: HD-seitige Gehdusedffnung zur Fiillung des Arbeitsraums; Steuerkantenlage

Ay, =137°, inneres Volumenverhiltnis v, ~ 3,5, Rotorstellung o, =90°

In Analogie zur Volumenkurve kann auch die Einlassfliche als Funktion des
Hauptrotordrehwinkels dargestellt werden. Der Fldchenverlauf beginnt héufig

profilabhéingig bei einem Drehwinkel &, abweichend von der Rotornullstellung,

in der die Volumenkurve beginnt. Ursache hierfiir ist ein stirnseitig gedffneter
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Zahnliickenbereich, der der eigentlichen Arbeitskammer vorauseilt und eine
Verbindung zur ND-Seite besitzt. Die Einlassfliche sollte daher fiir die nacheilende
Arbeitskammer erst freigegeben werden, wenn diese Verbindung zur ND-Seite nicht
mehr besteht. Der Flachenverlauf endet bei Erreichen der Steuerkantenlage in der

Drehwinkelstellung @, , , die den theoretischen Expansionsbeginn kennzeichnet.

Fir die Einlassfliche werden {iblicherweise einzelne Flachenanteile nach der
Orientierung ihrer Flichennormalen in jeweils radiale und axiale Anteile fiir Haupt- und
Nebenrotor unterschieden. Die radialen Fldachen bilden lediglich fiir kleine innere
Volumenverhéltnisse einen wesentlichen Anteil an der gesamten Einlassfliche. Mit
zunehmendem inneren Volumenverhdltnis nimmt der Anteil ab. Hat der nachlaufende

Nebenrotorzahnkopf in der Stellung des theoretischen Expansionsbeginns «, , die

HD-seitige Verschneidungskante noch nicht erreicht, so ist kein radialer Fldchenanteil

vorhanden.

Die gesamte Einlassfldche ergibt sich aus der Summe der einzelnen Flachenanteile.

1200 i
gesamte Einlassflache
1000
E 800 L
)
=
e 600 axiale Einlassflache
=
E
£ 400 N\
= / raiale Einlassfliche \
200
' ~~“ raiale Einlassfliche NR
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0 | |
0 20 40 60 80 100 120 140 160

Hauptrotordrehwinkel [°]

Bild 3.9: Verlauf der Gesamteinlassfliiche und der einzelnen Fliichenanteile, aus denen sich
diese zusammensetzt, iiber dem Hauptrotordrehwinkel; Steuerkantenlage

O, =137°, inneres Volumenverhiltnis v, = 3,5.
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4 Spaltsituation wiithrend des Fiillvorgangs

Die Kammerfiillung beschreibt den Masseninhalt einer Arbeitskammer wihrend eines
Arbeitsspiels. Sie ergibt sich aus der Masse, die wihrend des Fiillvorgangs durch die
Einlassoffnung in die Arbeitskammer gelangt, und verdndert sich wéhrend des
Arbeitsspiels stdndig durch Massenstrome, welche iiber Spalte zu- oder abflieen, die

den Arbeitsraum begrenzen. Schon aus der Anwendung des idealen Gasgesetzes

P2 Viwma(@)=m-R-T (4.1)

ist zu erkennen, dass die Kammerfiillung m einen wesentlichen Einfluss auf den
Kammerdruck- und Temperaturverlauf und damit die Energiewandlung des
Expansionsvorgangs besitzt. In Bild 4.1 ist ein typischer Kammerdruckverlauf qualitativ

dargestellt, wie er in der Literatur bereits hidufiger beschrieben wurde [2], [29], [3].

‘ —realer Kammerdruckverlauf polyt. Kammerdruckverlauf ‘
16
Pe T T |
14 “ |
Prax || 7\\77 i
12 -
_ |\
g 10 | \ ‘
=
£ pe ol —1—
S \
T |
g |
£ \
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N
4 ‘ |
. 1 B
pA***‘T‘**T** — === |F==fF==F ==
O s
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Vex Ve Kammervolumen [mm?]
Lage der Steuerkannten

Bild 4.1: Beispiel eines realen und des zugehorigen polytropen Kammerdruckverlaufs in
Abhiingigkeit vom Kammervolumen
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Wesentliche Merkmale hierbei sind:

e Es besteht eine Druckdifferenz zwischen dem Eintrittsdruck pg und dem

Kammerdruck wihrend des Fiillvorgangs (maximaler Kammerdruck p,_. ).

e Der Gradient der Druckénderung dhnelt bereits bei dem Kammervolumen Vg,
(iiblicherweise 15° bis 25° HR-Drehwinkel vor dem theoretischen Expansions-
beginn) dem der ersten Expansionsphase bei Erreichen der Steuerkanten ab
Vs ih-

e Die Druckédnderung verlduft in der ersten Phase der Expansion ab Vg, steiler
als fiir einen polytropen Vergleichsprozess mit gleicher Arbeitsflidche.

e Die Druckédnderung in der zweiten Phase (ab Viugumer = 75000 mm’ ) verlauft

dementsprechend flacher als bei dem polytropen Vergleichsprozess.
Das Kammervolumen V. , das den gegeniiber der Steuerkantenlage friiher einsetzenden
Expansionsbeginn kennzeichnet, ist eine theoretische Grofle, die dazu dient, den
Fiillvorgang zu beschreiben. Eine Moglichkeit zur graphischen Bestimmung von V.

anhand des indizierten Kammerdruckverlaufs wurde von Zellermann vorgestellt [29].

Dabei wird an der Stelle des theoretischen Expansionsbeginns V,

X

. €ine Tangente an
die Druckkurve gelegt, deren Schnittpunkt mit einer Geraden bei konstantem
Eintrittsdruck p, den Wert fiir das Kammervolumen V. liefert. Zur Berechnung von
Vi soll anstelle der Tangente eine isentrope Prozessfiihrung zwischen p, , und p,
angenommen werden.

Einzelne Einflussfaktoren, die den Fiillvorgang beeinflussen, kdnnen in Analogie zur
Hubkolbenmaschine bei einer Betrachtung des Liefergrades, der seinem Wesen nach

hier einen Fiillungsgrad darstellt,
Mg

— (4.2)

my,

A=

unterschieden werden. Der Liefergrad stellt das Verhiltnis der realen dem Motor

zugefiihrten Masse (Fiillung) m,  zur theoretischen Fiillung einer ideal dichten
Maschine mit isentroper Kammerfiillung m,, dar. Er kann nach Kauder [40] fiir ein

ideales Gas in der Form
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i _ mEx _ mEx
¢ VEx,lh ’ pE VEx,th ) pE . VEx . TEX
R'TE R'TE VEx TEx
poL Ve “3)
LT Ex Ve Ve " P
R-T,,
A =2, A Ap

T,
A, === 4.4
! TEx ( )’
einem Anteil Fiillungsgrad
V
Ap =—E— 4.5
g VEx,th ( )

sowie einem als Durchsatzgrad bezeichneten Anteil
Ve " P (4.6)

zusammen.

Der Autheiz- bzw. Abkiihlgrad A, gibt den Einfluss der Temperaturdnderung des
Arbeitsmediums wiéhrend des Fiillvorgangs wieder. Die Temperatur 7, ist dabei eine
theoretische Temperatur, die sich fiir einen Expansionsbeginn bei dem
Kammervolumen ¥, mit einer realen Kammerfiillung, wie sie an der Stelle V, ,
vorliegt, und vorherrschendem Eintrittsdruck p, ergibt. Die Temperaturdnderung
beriicksichtigt demnach sowohl den Einfluss von Wirmeiibergéingen wéhrend des
Fiillvorgangs als auch alle entropieerzeugenden Vorginge.

Der Fiillungsgrad A, gibt das Verhiltnis des Kammervolumens ¥V, , bei dem die
eigentliche Expansion beginnt, zum Volumen beim theoretischen Expansionsbeginn

Vi

X

. wieder. Fiir den Fall gleicher Zustandsgrofien in der Arbeitskammer A, =1 kann

an dem Volumenverhéltnis auch das Verhéltnis der realen Kammermasse bezogen auf
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die theoretische Kammermasse einer ideal dichten Maschine und damit die

Kammerfiillung abgelesen werden.

Der Durchsatzgrad A, stellt das Verhiltnis der gesamten der Arbeitskammer
zugefithrten Masse m, zu der in der Arbeitskammer befindlichen Masse bei
Expansionsbeginn V. dar. Hierin sind alle Verlustanteile, die zu einer Anderung der

Kammermasse wihrend der Kammerfiillung fiihren, insbesondere auch die
Spaltverluste enthalten. Der Durchsatzgrad macht eine Aussage dariiber, welcher Anteil
der Masse, die der Arbeitskammer zugefiihrt wird, zu Beginn der Expansion der

aktuellen Arbeitskammer fiir die Energiewandlung zur Verfiigung steht.

Wie schon von Dreiffig und Zellermann beschrieben wurde, ist das alleinige
Vorhandensein eines frither einsetzenden Expansionsbeginns fiir die Energiewandlung
eher unproblematisch. Die Wirkung ist im Wesentlichen mit einer Vergroferung des
inneren Volumenverhéltnisses vergleichbar. Dies kann in einfacher Weise konstruktiv

iber die Lage der Steuerkanten ausgeglichen werden [2], [29].

Die Abweichungen des realen Druckverlaufs von einem polytropen Verlauf im

Expansionsbereich ab V.

.+ Sind stark von der jeweiligen Betriebsdrehzahl abhingig. In
einem fiir die Energiewandlung optimalen Drehzahlbereich sind die Abweichungen in
der Regel gering [29]. Alle bisherigen Messungen haben gezeigt, dass mit einem
polytropen Kammerdruckverlauf zu rechnen ist, der zwischen einem isentropen und

einem isothermen Verlauf liegt [2], [29].

Geht man davon aus, dass die den Arbeitsraum begrenzenden Bauteile in der Regel eine
geringere Wandtemperatur aufweisen als das Arbeitsmedium selbst, so wird dem
Arbeitsmedium widhrend der Expansion dadurch Wirme entzogen. Dass der
Druckverlauf der Expansion dennoch oberhalb einer isentropen Expansion verlduft und
damit gegeniiber dieser eine groBBere Arbeitsflache liefert, muss auf den Einfluss innerer
Verlustmechanismen und dabei im Wesentlichen auf die Wirkung der

Spaltmassenstrome zuriickgefiihrt werden.

Die wihrend der Expansion in der Arbeitskammer auftretenden inneren Verluste sind
dabei fiir die Energiewandlung von eher untergeordneter Bedeutung. Zum einen nimmt
ihr Einfluss auf die Arbeitsfliche mit fortschreitender Expansion ab, zum anderen ist

aufgrund der eher geringen Abweichungen zwischen dem realen und dem polytropen
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Druckverlauf in einem optimalen Drehzahlbereich mit einer ausgleichenden Wirkung

der Spaltmassenstréme zu rechnen.

Fiir den Bereich der Kammerfiillung trifft dies nicht zu. Die hier auftretendenden
Verluste wirken sich auf einen grof3en Teil der Arbeitsflache aus, und ein Ausgleich der
iiber die Spalte abflieBenden Massen bedeutet hier eine Zunahme des Massenstroms am
Einlass und damit des Liefergrades. Daher kommt der Kammerfiillung, wie schon die
Untersuchungen von Zellermann und Dreilig gezeigt haben, insbesondere zu Beginn

der Expansion bei Erreichen der Steuerkantenlage V, , eine wesentliche Bedeutung

zur Beurteilung der Energiewandlung zu [29], [2].

Unter der Annahme, dass die Temperatur des Arbeitsmediums in der Arbeitskammer
bekannt ist, kann anhand des Kammerdruckverlaufs der Masseninhalt in der Kammer
bestimmt werden. Nach Abschidtzungen von Zellermann fiir einen nasslaufenden
Schraubenmotor, die in spiteren Messungen auch fiir die trockenlaufende Maschine
bestitigt werden konnten, betrdgt demnach die Kammerfiillung zu Beginn der
Expansion ca. 85 % der zugefiihrten Masse oder weniger. Am Ende der Expansion ist
sie noch einmal um 5% + 10% geringer. Daraus ergibt sich, dass etwa 15% oder mehr
der zugefiihrten Masse bereits wihrend der Kammerfiillung den Arbeitsraum durch die
hier vorhandenen Spalte verldsst und dadurch nur einen geringen oder keinen Beitrag
zur Energiewandlung in Wellenarbeit leistet [29]. Es erfolgt lediglich ein Riickgewinn

an Wirme auf einem entsprechend der Prozessfiihrung niedrigeren Temperaturniveau.

Ein wesentliches Ziel bei der Entwicklung von Schraubenmotoren muss es daher sein,

die Spaltverluste wdhrend des Fiillvorgangs zu minimieren.

Die Zielsetzung der vorliegenden Untersuchung besteht jedoch nicht darin, eine neue
spaltbreitenoptimierte Rotorprofilform zu entwickeln, sondern Rotorgeometrie-
parameter, wie sie bei jeder iiblichen Profilform vorhanden sind, im Hinblick auf die

wirksamen Spaltbreiten zu optimieren bzw. zu verbessern.

Das beispielhaft verwendete asymmetrische SRM-Profil dient der analytischen
Berechnung der Spaltbereitenverldufe und des zugehorigen Kammervolumens auf Basis
der von Rinder [39] dargestellten Gleichungen. Die Berechnung erfolgt analytisch, um
bei der anschlieBenden Parametervariation mit nur geringem Aufwand eine hohe

Variationsbreite erreichen zu konnen. In Ubereinstimmung mit der iiblicherweise in der
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Literatur verwendeten Spaltbezeichnung ist hier mit der Spaltbreite die rdumliche

Ausdehnung des Spaltes senkrecht zur Stromungsrichtung zu verstehen Bild 4.2.

Spaltbezeichnun,

Breite Hohe

——PE-Spaltbreite —— Stirnspaltbreite
—— Gehiusespaltbreite  —— Kopfrundungsoffnung

Lénge

Strémungsrichtung

300

A

250 /
200 /

150 Beginn des Fiillvorgangs /
100 ///%/\v/= 7T vi=35 vi=3—]
0 6

Spaltbreite [mm]

50 - |

Ende des Fiillvorgangs

L 1

0 90 120 150 180

0 3

Hauptrotordrehwinkel o [°]

Bild 4.2:  Spaltbreitenverliufe als Funktion des Hauptrotordrehwinkels (berechnet fiir das
Profil: asym. SRM (4 + 6); a =80 mm; L/D = 1,5; @y =300°)

Die wihrend der Kammerfiillung wirksamen Spalte sind im einzelnen
e der HD-seitige Stirnspalt an Haupt- und Nebenrotor,
e der Profileingriffsspalt,
e der Gehausespalt an Haupt- und Nebenrotor

¢ und die Kopfrundungsoffnung.
Mit Ausnahme der Kopfrundungsoffnung setzen sich die Spalte aus einer Spaltbreite als
Funktion des Drehwinkels und einer Spalth6he zusammen, die sich in Abhéngigkeit der
jeweiligen Betriebsbedingungen einstellt. Fiir die Kopfrundungséffnung wird eine

fiktive mittlere Spalthdhe z, eingefiihrt, um die Flache 4k, dieser Offnung im engsten

Querschnitt auf ein vergleichbares Langenmal} reduzieren zu kénnen. Der Wert fiir z,
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kann aus den Angaben iiblicher Kaltspalthohen fiir Gehduse- und Profileingriffsspalte
einer zugrundeliegenden Vergleichsmaschine bestimmt werden. Von signifikanter
Bedeutung fiir die Flache der Kopfrundungsoffnung ist der Kopfrundungsradius », am
Nebenrotorzahnkopf Bild 6.29. Die Fldche nimmt in erster Ndherung quadratisch mit
diesem Radius zu. Die Spaltbreiten zeigen jedoch eine linearen BaugroBenabhédngigkeit.
Um eine baugréBenunabhingige Vergleichbarkeit der Maschinen zu erreichen, erscheint

es sinnvoll, die fiktive mittlere Spalthdhe z,,, mit Hilfe eines Kopfrundungsradien-

verhiltnisses —— in eine ebenfalls lineare BaugroBenabhiingigkeit zu iiberfithren
o

_ r
Zr=Zmc 4.7).

i

Zu diesem Zweck wird zundchst eine Einheitsvergleichsmaschine definiert, die als ein
Bezugsmalstab den folgenden Betrachtungen zugrunde gelegt wird und durch die

Indizes 11 analog der Stromungseinheitsmaschine gekennzeichnet sein soll.

Die Einheitsmaschine soll folgende Eigenschaften besitzen:

Hauptrotor Nebenrotor
Zihnezahl Zypy =4 Zyry =6
Kopfkreisdurchmesser Dy =102 mm Dyg,; =102 mm
Achsabstand a,;; =80 mm
Rotorldnge L, =150 mm
HR-Umschlingungswinkel D,y =300 °
Expansionsvolumen Viors1 = 7,52:107* m’
Kopfrundungsradius =3 mm
mittlere fiktive Spalth6he Z;; =0, mm

Tabelle 4.1: Daten der gewiihlten Einheitsmaschine 11

Fiir eine rein geometrische Beurteilung der Spaltsituation im Schraubenmotor ist das
Verhiltnis der wirksamen Summenspaltfliche zum jeweiligen Kammervolumen

entscheidend. Dabei sind fiir die einzelnen Spaltarten bzgl. ihres Anteils an dem
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Gesamtspaltmassenstrom neben der wirksamen Spaltbreite weitere Einflussgrofen wie
die Spalthohe und -linge sowie die Spaltgeometrie und die ZustandsgroBen des
Arbeitsmediums am jeweiligen Spalt von Bedeutung [39]. Aus diesen GroBen lassen
sich Gewichtungsfaktoren ermitteln, die eine Bewertung der Spaltarten ermdglichen [2].
Eine Optimierung der Spalthéhen kann durch die Abstimmung zwischen den
Bauteildehnungen aufgrund thermischer und mechanischer Belastungen und den
Betriebsparametern sowie evtl. durch den Einsatz von Einlaufbeschichtungen erfolgen
[23]. Daher soll im vorliegenden Geometrievergleich eine Minimierung der Spaltflachen
durch eine Optimierung der Spaltbreiten erreicht werden. Fiir die hier vorliegenden
Berechnung werden {ibliche Werte fiir Kaltspalthbhen in trockenlaufenden
Schraubenkompressoren verwendet. Die Beurteilung der Spaltsituation anhand von

Warmspalthdhen ist jedoch ebenso moglich [35].

4.1 Kennzahlen zur Beurteilung der Spaltbreiten

4.1.1 Geometrische Kennzahlen
Ein Vergleich der Absolutwerte der Spaltbreiten, wie sie in Bild 4.2 dargestellt sind,

liefert noch keine Aussage dariiber, ob ein Rotorprofil Vorteile hinsichtlich der
Spaltverluste bietet oder nicht. Entscheidend sind vielmehr die iiber dem
Drehwinkelbereich der Kammerfiillung wirksamen (integralen) Spaltbreiten, die durch
Integration {iber dem Drehwinkel zu bestimmen sind, siche Bild 4.3. In Abhingigkeit

von dem betrachteten inneren Volumenverhdltnis v, und der dadurch festgelegten

Drehwinkellage der HD-seitigen Steuerkanten konnen die wirksamen (integralen)
Spaltbreiten filir die einzelnen Spaltarten wihrend des Fiillvorgangs berechnet werden.
Dabei verdndern sich die Spaltprioritidten (d. h. die Reihenfolge der nach der Grof3e
threr wirksamen Spaltbreiten geordneten Spaltarten) in Abhéngigkeit vom inneren
Volumenverhiéltnis. Fiir grole innere Volumenverhiltnisse besitzen besonders der HD-

Stirnspalt und der Profileingriffs-Spalt groBen Einfluss, wéihrend mit abnehmendem v,
der Gehidusespalt an Bedeutung gewinnt.

Zur Beurteilung der wirksamen Spaltbreiten dient daher, in Anlehnung an die von
Rinder [41] vorgeschlagene Kenngrofe zur Beurteilung der Leckspaltflichen, die

Summe der einzelnen integralen Spaltbreiten im Bereich der Kammerfiillung. Die
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Integration erfolgt iiber den Hauptrotordrehwinkelbereich vom Beginn des Fiillvorgangs

@ pipeginn D18 zur Drehwinkellage der Steuerkanten «,, und wird bezogen auf das

Kammervolumen an dieser Stelle.
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Bild 4.3: Uber den Hauptrotordrehwinkel integrierte Spaltbreitenverliufe (berechnet fiir
das Profil: asym. SRM (4 + 6); a = 80 mm; L/D = 1,5; @y = 300°)

Bezieht man die integrale Summe der Spaltbreiten auf den Drehwinkelbereich des

Fiillvorgangs, so erhilt man eine auf das Kammervolumen bezogene mittlere wirksame

Spaltbreite

- [bs’(a”bPE(“HbGe(anWjda

a z, (4.8)

= .
vi Fiillbeginn QFiitibegin

VEx Jth

die Ausgangspunkt der nachfolgenden Betrachtungen sein soll. Darauf aufbauend lassen
sich Kennzahlen ableiten, die einen Vergleich des Spaltbreiteneinflusses bei
unterschiedlichen Betriebsbedingungen ermoglichen. Es ist zu beachten, dass die
Aussage dieser Kenngrofle eine Abhédngigkeit von der jeweiligen Baugrofie (dem
Kammervolumen) der betrachteten Maschine besitzt. Je groBer die Maschine wird,

desto geringer ist ihre Spaltwirkung, da die Spaltbreite linear, das Kammervolumen aber
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mit der dritten Potenz der BaugroBe zunimmt. Eine allgemeine Beurteilung der
Rotorgeometrien sollte jedoch unabhingig von der Baugrofle erfolgen. Dies wird bei
der Definition der nachfolgenden Kennzahlen beriicksichtigt, so dass eine

baugréBenunabhéngige Beurteilung der jeweiligen Geometrieparameter moglich wird.
1. Durch Multiplikation der Ausgangskenngrofe aus Gl (4.8) mit der

. . . 2/3 . :
charakteristischen Fliache V. , die aus dem maximalen Kammervolumen

Kammer
gebildet wird, kann das Kammervolumen in dieser Grofle auf einen MaBstabsfaktor

reduziert werden. Man erhilt eine dimensionslose Kennzahl

| (bst<a>+pr<a>+bGe<a>+’WJ da

H _ al"ﬁllbeginn f
SpV Ve —

(4.9)

2/3

Kammer

(avi - aFL'illbeg[nn) ) VEx,th

die einen Vergleich der wirksamen Spaltbreiten wdihrend des Fiillvorgangs pro
Arbeitskammer von geometrisch unterschiedlichen Maschinen mit gleichen
Kammervolumen zuldsst. Das Ergebnis wird dabei nicht von den jeweiligen
Baugroflen der betrachteten Maschinen beeinflusst. Einschrinkungen ergeben sich
jedoch beziiglich der Hauptrotorzdhnezahl und der Dauer des Fiillvorgangs. Da die
Kennzahl den Spaltbreiteneinfluss fiir eine Kammer wiedergibt, erscheint hiermit
auch lediglich ein Vergleich von Maschinen mit gleicher Anzahl an Arbeitskammern
und damit gleicher Hauptrotorzihnezahl sinnvoll. Unterschiedliche Hauptrotor-

zahnezahlen fithren nach

VMomr,zh =Nup  Zur Vammer =Mur “Zir " Vi 'VEx,zh (4.10)

zu unterschiedlichen theoretischen Expansionsvolumenstromen V,

Motor th > was den

Vergleich der Werte, die sich aus der Kennzahl ergeben, erschweren wiirde.

Durch die Mittelwertbildung der Spaltbreiten wird der Drehwinkelbereich der
Kammerfiillung, in dem die Spaltbreiten wirksam sind, bisher nicht beriicksichtigt.
Die Betrachtung der Spaltbreiten anhand der Kennzahl erfolgt demnach fiir eine
feste Dauer des Fiillvorgangs.
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2. Will man auch Rotorgeometrien mit unterschiedlichen Hauptrotorzéhnezahlen
vergleichen, so ist es notwendig, diese in der Kennzahl zu beriicksichtigen. Die

Hauptrotorzdahnezahl bestimmt nach

%

votor = Zr "V kammer = 21 Vi Ve 4.11)

das Expansionsvolumen des Motors V,,

otor

bei einer Umdrehung des Hauptrotors.

Verwendet man in der Kennzahl zur Bestimmung der charakteristische Fldache das

an Stelle des Kammervolumens V. so erhalt man

Kammer >

Expansionsvolumen V),

otor

eine neue Kennzahl

¥ AKopﬁ (a)
J. [bSt (@) +bp(a)+bg, (o) + ZJ da

H __ @Fillbeginn J
Sp.V Vstotor

2/3
34

Motor

(avi - aFii[lbeginn) : VEx,th

AKopf. (a)

da
Zf J 2/3
'(Vi 'ZHR)

(4.12),

Ay

| [bs, (@) + by (@) + by (@) +

__ ®Fillbeginn

1/3
(avi - aFiillbeginn) ' VEx,th

die einen Vergleich von Maschinen auch unterschiedlicher Hauptrotorzidhnezahlen
erlaubt. Diese Kennzahl liefert eine Aussage iiber die mittlere wirksame Spaltbreite
bezogen auf das Kammervolumen fiir Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen

Viiewr - Auch hierbei ist zu beachten, dass die Dauer des Fiillvorgangs fiir die

Betrachtung konstant ist.

Ein Vergleich von Maschinen mit unterschiedlichem Expansionsvolumen V),

otor

(unterschiedliche BaugroBen) ldsst sich erreichen, indem man in der Kennzahl

I, , ,, ~ fur das Expansionsvolumen der jeweils betrachteten Maschine das
sV sV Motor

Expansionsvolumen einer gemeinsamen Vergleichsmaschine einsetzt. Hierfiir kann
z. B. die in Tabelle 4.1 dargestellte Einheitsmaschine 11 verwendet werden. Es

ergibt sich die Kennzahl in der Form

a,;

i ) 5
I (b& (@)+bps (@) + b () + I?UJ de

@ Fillbeginn ;

HSP’V:VMUW.H =

,,  (4.13).

’ VMotor ,11

(avi - aFiillheginn) ’ VEx,th
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Fiir einen reinen Baugréfienvergleich geometrisch dhnlicher Maschinen bei
gleicher Kammerfiillungsdauer (Drehzahl) erhdlt man hieraus die bekannte
Aussage, dass mit zunehmender Baugrofse die wirksamen Spaltbreiten bezogen auf
das Kammervolumen abnehmen. Groflere Maschinen sind demnach bei gleicher

Drehzahl dichter.

Bei den bisherigen Kennzahlen wurde die Dauer des Fiillvorgangs nicht
beriicksichtigt. Fiir die iiber die Spalte aus der Arbeitskammer abflieBenden Massen
einer in Betrieb befindlichen Maschine, die sich aus der Integration der
Spaltmassenstrome iiber der Zeit ergeben, ist die Dauer jedoch von einem direkten
Einfluss. Unterschiede in der Fiillungsdauer ergeben sich aus abweichenden
Drehzahlen sowie unterschiedlichen Drehwinkelbereichen des Fiillvorgangs. Der
Zusammenhang einer abnehmenden Fiillungsdauer bei zunehmender Drehzahl und
HR-Zihnezahl sowie abnehmendem HR-Umschlingungswinkel und die sich daraus
ergebende Verringerung der Spaltmassenstrome ist fiir die Auswahl der Geometrie-
und Betriebsparameter zu beachten. Fiir eine bessere Vergleichbarkeit der
Rotorgeometrien erscheint es daher sinnvoll, die Kennzahlen um einen Anteil zu
erweitern, der die Dauer des Fiillvorgangs beriicksichtigt. Diese lédsst sich aus dem

Drehwinkelbereich  der Kammerfillung  a, =@, und der  Winkel-

geschwindigkeit des Hauptrotors @,,, zu

aw’ - cxFiillbe(g'iim avi - aFiillbeginn

= (4.14)
@ 2-7n,,

Ly =

bestimmen.

Soll die Diskussion der Spaltsituation weiterhin rein geometrisch erfolgen, so muss
fir die Betriebsgroe der Drehzahl am Hauptrotor n,, eine einschrinkende
Annahme fiir den Vergleich zweier Maschinen getroffen werden. Sinnvoll ist
iblicherweise ein Vergleich bei konstantem theoretischen Volumenstrom. Da die

Kennzahl Ilg, ,,  einen baugroBenunabhéngigen Vergleich von Rotorgeometrien

mit gleichem Expansionsvolumen V),

otor

ermOglicht, ist die Bedingung eines

konstanten theoretischen Volumenstroms fir den Fall einer konstanten



4.1 Kennzahlen zur Beurteilung der Spaltbreiten 31

Hauptrotordrehzahl n,, erfiillt. Fiir die Dauer des Fiillvorgangs nach Gl. (4.14)

ergibt sich daraus die Beziehung

A, — oo A — Ay
vi Fiillbeginn vi Fiillbeginn
Nyp=—"T—"—"—=¢const. = tlp, ~————— (4.15).

270 Ly 2.7

Wird die Kennzahl Il ,, ~ um einen entsprechenden Faktor erweitert, so ergibt

sich die Kennzahl

avi - aFﬁllbeginn
HSP’VJ’HR = HspsV’VM(rmr ) 2 T
Aoy (@) 4.16).
J (bs, (@) + by () + b (@) + 2 | dg (4.16)
_ Gilbeginn Zf v 2/3

2 T V Motor

Ex,th

Diese Kennzahl liefert eine Aussage iiber die mittlere wirksame Spaltbreite bezogen
auf das Kammervolumen wdhrend des Fiillvorgangs fiir Maschinen mit gleichem

Expansionsvolumen V,,

otor

bei gleicher Drehzahl am Hauptrotor n,, .

Fiir einen BaugroBenvergleich kann wiederum das Expansionsvolumen V,, _ der

otor
jeweiligen Maschine durch das Expansionsvolumen der Einheitsmaschine ersetzt

werden

av(

AKapf_ (@)
J‘ [b& (@) +bp () +bg, () + ZJ da

r

e @D

H __ XFillbeginn
Motor,11

S]’vanHR,ll - 2 ST VEx,zh
Ein Vergleich von Maschinen unterschiedlicher Baugrofen bei gleicher Drehzahl

liefert gegentiber der Kennzahl ITg,, , ~ jedoch keine neuen Informationen. Von

groBerem Interesse ist daher ein Vergleich bei gleichem theoretischen

Expansionsvolumenstrom V,,

o - Dazu muss ein entsprechender zeitproportionaler
Faktor berticksichtigt werden, der das Drehzahlverhéltnis fiir diesen Fall wiedergibt.

Dieser ergibt sich aus der Volumenstrombedingung

V = const. = VMotor,ll < N Viowor = Nypat - VMotor,ll (4.18)

Motor

zu
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n %
Sy == (4.19).

nHR VMomr,ll

Bewertet man die Kennzahl ITg,, ~ aus Gl (4.17) mit diesem Faktor, so erhilt
man eine weitere Kennzahl

IT

SpV Mvtoorr PV oM fl,V-

Ay

| [bst (@) + by (a)+bce(a>+WJ da (4.20),
Zy ' vV

I _ Fillbeginn Motor

SpVngr i 1/3
2 T VEx,th VMotor,ll

die mit Hilfe der Beziehung fiir das Expansionsvolumen nach Gl. (4.11) in der Form

a,; A " (a) v[_ .z
HSp,V,nHR'H = I (bSt(a)+bPE(a)+bGe(a)+1<;+] da‘z'ﬂ—ﬁ}; (4.21)

A Fiilipeginn f Motor,11

geschrieben werden kann. Sie ermoglicht einen Vergleich von Maschinen

unterschiedlicher Baugrofe (Expansionsvolumen VM(W ) bei gleichem theoretischen

Expansionsvolumenstrom V,,

otor *

Man erkennt, dass die Kennzahl fiir den Fall einer reinen BaugroBenvariation

(v,(a,;) = const.; z,, = const) lediglich von der integralen Summe der Spaltbreiten

abhingt. Aus dieser Sicht erscheint die Wahl einer grofseren Maschine bei gleichem
theoretischen Volumenstrom nicht sinnvoll, da die Spaltbreiten linear mit der
Baugrofse zunehmen. Demnach sollte ein Schraubenmotor auf eine maximale HR-

Drehzahl hin optimiert werden.

Eine weitere charakteristische Gréf3e zur Beschreibung des Betriebszustandes von
Schraubenmaschinen ist die Hauptrotorumfangsgeschwindigkeit. Bei gleichen
Umfangsgeschwindigkeiten sind &hnliche Stromungsbedingungen an den Spalten
der Maschine zu erwarten. Dies ist besonders bei nasslaufenden Maschinen fiir die
Dissipation in der fliissigen Phase von Bedeutung. Daher erscheint auch eine
vergleichende Betrachtung der Spaltsituation von Maschinen bei gleicher
Umfangsgeschwindigkeit und gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom
sinnvoll. Um diesen Zusammenhang in einer Kennzahl zu erfassen, ist ausgehend

von dem Vergleich bei konstanter Drehzahl und konstantem theoretischen
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Expansionsvolumen nach Gl. (4.16) zuséitzlich der Hauptrotordurchmesser D,

wegen

D
Upp = Opg '% =7 Ny Dy (4.22)

zu beriicksichtigen. Um weiterhin bei der Betrachtung von der BaugroBe der

Maschinen unabhéngig zu bleiben, miissen die jeweiligen betrachteten

Rotorgeometrien zunédchst auf Maschinen vergleichbarer Baugroflen skaliert

werden, die im Folgenden mit dem Index 1 gekennzeichnet wird.

Unter der Annahme vollstindiger geometrischer Ahnlichkeit gilt dann:

D V
Dy ~ A Viowor und Dy ~ W rtoiors = R — | Hoter (4.23).

DHR 1 VMalor,l

Bei Verwendung der Bedingung gleicher theoretischer Expansionsvolumenstrome

VM()tor,th,l =const. = VMotor,th,ll

& ny,, b, =n -V,
HR,1 Motor,1 HR,11 Motor,11
(4.24)
Upr, _ Uppn
= D *V Motor,1 — D * ¥ Motor,11
7T Lyg, T Ly

und bei Beriicksichtigung der Annahme gleicher Umfangsgeschwindigkeiten am

Hauptrotor u,,, = const. ergibt sich die Beziehung

VMotor,l — VM()tor,ll (4 25)
DHR,] DHR,ll ' .

Aus Gl. (4.23) und GI. (4.25) ergibt sich durch Einsetzen die Bedingung fiir den

Hauptrotordurchmesser der Maschine vergleichbarer Baugrof3e

D3HR VMotor 11
Dy = : - 4.26).
! \/DHR,II VMotor ( )

Aus der Bedingung konstanter HR-Umfangsgeschwindigkeit
Uppy =7 Nygy ~Dygy = const =7 Ny - Dy (4.27).

ergibt sich erneut ein zeitproportionaler Faktor
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n D
f’uHR — HR,11 - HR,1 428 ’
t Nury Dugy ( )
der unter Verwendung der Beziehung aus Gl. (4.26) in der Form
“y
f;’uHR _ [ DHR j . Motor,11 (429)
DHR,ll VMotor

geschrieben werden kann. Durch Multiplikation der Kennzahl Ilg, , = (Gl. (4.16))

mit diesem Zeitfaktor ergibt sich die Kennzahl

3
H _ H DHR VMotor,ll
Sp Vg Sp.V.nyp D V
HR,11 Motor

Ayi

( AKm/ (a)J (430)
|| bs@) +bp (@) +bg () + =2 | da

3
z
_ PFilibeginn f . V . D HR . VMator,ll
- Motor
2.z VEx,m D HR11 VMutar

fiir den Vergleich der wirksamen Spaltbreiten bezogen auf das Kammervolumen

wdhrend des Fiillvorgangs von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-

volumenstrom bei gleicher Hautrotorumfangsgeschwindigkeit.

In Tabelle 4.2 sind die vorgestellten Spaltkennzahlen mit den zugrundeliegenden

Vergleichsgroflen zusammentfassend dargestellt.

Kennzahlen Vergleichsgrofen Aussage

Mg, konstante HR-Zéhnezahl z,, = const., kleine Werte der Kennzahl
konstantes Kammervolumen V== const., sind positiv
konstante Fiillungsdauer ¢, = const.

T1 o Vi konstantes Motorexpansionsvolumen kleine Werte der Kennzahl
Voo = CONSE. sind positiv
konstante Fiillungsdauer ¢, = const.

I1 PV T konstante Fiillungsdauer ¢, = const. BaugrofBenvergleich geome-

trisch dhnlicher Maschinen:
Je groBer die Maschine, desto

giinstiger
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konstantes Motorexpansionsvolumen kleine Werte der Kennzahl
IT , P
PV R
Vi ioror = CONSL.., sind positiv
konstante Hauptrotordrehzahl n,, = const.
I, , konstanter theoretischer Motorexpansions- BaugroBenvergleich geome-
PV SR 11
volumenstrom V., = const. trisch dhnlicher Maschinen:
Je kleiner die Maschine, desto
glinstiger
I konstanter theoretischer Motorexpansions- kleine Werte der Kennzahl
SpaVyuHR . . ..
volumenstrom V., = const., sind positiv
konstante HR-Umfangsgeschwindigkeit
Uy, = Const.

Tabelle 4.2: Kennzahlen zum Vergleich der wirksamen Spaltbreiten im Bereich des
Fiillvorgangs von Maschinen mit unterschiedlichen Rotorgeometrien

Die bisher vorgestellten Kennzahlen zur Beurteilung der Spaltsituation beriicksichtigen
lediglich rein geometrische kammervolumenbezogene Spaltbreitenentwicklungen fiir
unterschiedliche Maschinengeometrien, Tabelle 4.2. Im realen Betriebsfall ist die
Wirksamkeit der Spalte bzgl. des durchstromenden Massenstroms neben weiteren
geometrischen Gegebenheiten wie Spalthohe, Spaltlinge und Spaltform auch von den
Betriebsgroflen wie der Temperatur des Arbeitsmediums, der Druckdifferenz iiber den
Spalten, der Bewegungsrichtung und Geschwindigkeit der Oberfldchen, die den Spalt
bilden, sowie den Stoffgréen des Arbeitsmediums abhingig [26].

Fiir eine energetische Beurteilung der Spalte sind diese Einflussgroflen teilweise oder
vollsténdig in Form von Bewertungsfaktoren zu berticksichtigen. Sie sind jedoch in der
Regel an einen konkreten Anwendungsfall gebunden. Im Anhang Kap. 9.1 wird die
Vorgehensweise fiir eine energetische Bewertung der Spaltbreiten und Kennzahlen an

einem beispielhaften Anwendungsfall erldutert.

4.1.2 Vergleich bewerteter und unbewerteter Spaltkennzahlen
In diesem Vergleich der Kennzahlen geht es darum qualitative Gemeinsamkeiten

bewerteter und unbewerteter Kennzahlen zu ermitteln, um dariiber die Aussage rein

geometrischer Kennzahlen beurteilen zu konnen.
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Die mit * gekennzeichneten energetisch bewerteten Kennzahlen geben in dem hier
betrachteten Beispiel lediglich den Einfluss der Druckverhiltnisse iiber den Spalten

wieder. Weitere Einflussfaktoren, die in Form von Durchflussbeiwerten «g, sowie
fiktiven mittleren Warmspalthdhen z, zu bertcksichtigen sind, werden hier nicht
betrachtet. Die entsprechenden Werte wurden mit g, =0,8 und z, =0,1 als konstant

angenommen.

Die bewerteten Kennzahlen zeigen in Abhingigkeit vom inneren Volumenverhiltnis bei

einem Vergleich mit den unbewerteten Kennzahlen einen &dhnlichen Verlauf. In Bild 4.4

sind beispielhaft die Kennzahlen IT; und I1's,r., fir einen Vergleich von

.V 1R

Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen V,,, . bei gleicher Drehzahl dargestellt.

otor

— g, vn,  Tspvn, — HR-Drehwinkel

— 30 .

n% 25 I 230

>

- r’/,‘ —
= 20 BRee - 60 =
- = 3
215 90 £
5 120 &
= e =
< /

s 5 -150

0 -180

0 2 4 6 8 10 12 14
inneres Volumenverhéltnis [-]

Bild 4.4: Vergleich der rein geometrischen Kennzahl 11, , — und der energetisch
bewerteten Kennzahl H*Sp,V,nHR in Abhdngigkeit vom inneren Volumenverhiiltnis
(berechnet fiir das Profil: asym. SRM (4 + 6); L/D = 1,5; @ygr = 300°)

Die Differenz zwischen den Kurvenverldufen der Kennzahlen ist im Wesentlichen auf

den Einfluss der Durchflussbeiwerte und der Spalthdhen zuriickzufiihren. In dem hier

betrachteten Beispiel fithren die konstanten Faktoren aus Durchflussbeiwert und

mittlerem Spalthohenverhéltnis zu einer Parallelverschiebung der Kurven fiir innere
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Volumenverhéltnisse v, > 4. In diesem Bereich liegt an allen Spalten, liber die Masse

aus der Kammer abflieBen kann, nahezu wihrend des gesamten Fiillvorgangs ein
iberkritisches Druckverhéltnis vor. Dies fiihrt zu einer Verblockung der Stromung und
damit zu einer Begrenzung der Spaltmassenstrome. Die Massenstrome sind nur noch

von den jeweiligen Zustinden vor den Spalten (Kammerzustdnden) abhingig.
Erst fiir innere Volumenverhiltnisse v, <4 machen sich gegen Ende des Fiillvorgangs

die unterkritischen Druckverhiltnisse an den Spalten zur vorlaufenden Kammer
bemerkbar. Daraus ergeben sich grofere Gradienten im Kurvenverlauf der bewerteten
Kennzahlen bei kleinen inneren Volumenverhédltnissen und damit eine zunehmende
Differenz zwischen den Kennzahlen und deren Aussage iiber die Spaltwirkung, Bild

4.4,

Dieser Zusammenhang gilt in dhnlicher Weise auch fiir verdnderte Rotorgeometrien.
Mit zunehmender HR-Zihnezahl und zunehmendem HR-Umschlingungswinkel
verringern sich jedoch die Druckdifferenzen iliber den Spalten zur vorlaufenden
Kammer. Dadurch verschiebt sich in diesen Féllen der Bereich vollstindiger

Verblockung an den Spalten hin zu groBeren inneren Volumenverhéltnissen.
Fiir die heute iiblichen Rotorgeometrien mit HR-Zdhnezahlen z,, <6 ist demnach
davon auszugehen, dass fiir innere Volumenverhéltnisse v, >5 Unterschiede zwischen

bewerteten und unbewerteten Spaltkennzahlen im Wesentlichen auf den Einfluss der
Durchflussbeiwerte und der Warmspalthohen zuriickzufiihren sind. Der Einfluss der
Spaltbreiten und der Dauer, in der Masse iiber die Spalte abflieBt, wird fiir bewertete
und unbewertete Kennzahlen in &hnlicher Weise abgebildet. Daher kdnnen bereits rein
geometrische Kennzahlbetrachtungen, unabhéngig von einem konkreten Betriebsfall,
fiir einen Vergleich unterschiedlicher Rotorgeometrien wesentliche Informationen iiber
die Entwicklung der Spaltverluste liefern. Im Folgenden werden deshalb die
Ergebnissen aus allgemeingiiltigen Geometriebetrachtungen auf Basis der unbewerteten
Kennzahlen sowie Kennzahlen, die mit konstanten mittleren Faktoren fiir Spalthdhe und

Durchflussbeiwert bewertet wurden, vorgestellt.
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4.2

Rotorgeometrien

Beurteilung der Spaltbreiten bei Variation der

Ausgangspunkt der Betrachtungen und Basis fiir den Vergleich ist die Einheitsmaschine

11 nach Tabelle 4.1 (Vergleichsmaschine). Tabelle 4.3 enthilt ergénzende Angaben zu

dieser Maschine sowie die angenommene Umfangsgeschwindigkeit fiir den im Anhang

Kap. 9.1 beispielhaft beschriebenen Betriebsfall.

Hauptrotor

Nebenrotor

inneres Volumenverhéltnis

Kopfrundungsradius am
Nebenrotorzahnkopf

r, =2,95mm

Nebenrotorzahnbreite

o =135mm

Umfangsgeschwindigkeit

Uy, =160 ms™

Uy, =106,7 ms™

Tabelle 4.3: Daten der Vergleichsmaschine

Davon ausgehend werden folgende Variationen durchgefiihrt:

1. Geometrievariationen bei konstanter Zahnezahl (4 + 6)

vi-Variation
Variation nicht konstant konstant

inneres 3<vy;<10 |- - Achsabstand a= 80 mm

VOI}?_F{W}' Haupt-/ Nebenrotordurchmesser Dyrar = 120 mm

E/_e]r altnis HR-Umschlingungswinkel Oyr =300 °
Léngen-/Durchmesserverhéltnis L/D=1,47
Kopfrundungsradius am Nebenrotor |, = 2,95 mm
Nebenrotorzahnbreite =134 mm
Arbeitsvolumen Visoror = 752000 mm®

L/D - Umschlingungswinkel-Variation
Variation nicht konstant konstant

Langen- 0,5<L/D<6 Achsabstand a~(L/D)” |inneres vi=5

/Durchmesser- Haupt-/Nebenrotor- | Dygag ~a | ¥olumen-

verhéltnis durchmesser verhéltnis

HR-Umschling- | 150 < ®yr <300° | Kopfrundungsradius |1, ~a Arbeits- | Vivoror =

ungswinkel am Nebenrotor volumen | 752000 mm’

Nebenrotorzahnbreite | ¢ ~ a

Tabelle 4.4: Rotorparameter fiir Geometrievariationen bei konstanter Zihnezahl (4 + 6)
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2. Zihnezahlvariation
Zihnezahlen mit gleichen Kopfkreisdurchmessern an Haupt- und Nebenrotor
Variation nicht konstant Konstant
Haupt- und | 2+4 < zgg+zyr < 6+8 | Haupt-/Nebenrotor- DurNr inneres Volumen- | v; =5
Nebenrotor- durchmesser verhiltnis
zéhnezahl Kopfrundungsradius |1, ~Dyg | Achsabstand a =80 mm
am Nebenrotor Léangen-/Durch- |L/D~1,5
Nebenrotorzahnbreite | 6 ~ 1/zyg | messerverhdltnis | (1,47 + 1,5)
HR-Umschling- | ®yr =300 °
ungswinkel
L/D — Umschlingungswinkel-Variation fiir Zihnezahlen mit gleichen
Kopfkreisdurchmessern an Haupt- und Nebenrotor
Variation nicht konstant konstant
Haupt- und Neben- | 2+4 < zyptzyg < | Achsabstand a~ (L/D)'% inneres Volumen- | v;=5
rotorzdhnezahl <6+8 Haupt-/Nebenrotor- | Dy ~ a verhéltnis
Langen-/Durch- 0,5<L/D<6 durchmesser
messerverhéltnis Kopfrundungsra- |1, ~a Arbeitsvolumen | Vyigtor
HR-Umschling- 150 < ®yr < 300° | dius am Nebenrotor fiir die jeweilige
ungswinkel Zihnezahl
g Nebenrotorzahn- c~a
breite
Nebenrotor-/ Hautrotorzihnezahl-Variation
Variation nicht konstant konstant
Hauptrotor- |2 <zyr <6 | Achsabstand a Hauptrotordurch- Dyr(zyr) = const.
zdhnezahl Nebenrotor- Dar messer
Nebenrotor- |4 <zyg <10 | durchmesser inneres Volumen- vi=5
zéahnezahl Kopfrundungsra- t, ~ D verhéltnis
dius am Nebenrotor Léangen-/Durch- L/D=1,5
Nebenrotorzahn- o(zi) ~ messerverhiltnis (1,47 + 1,5)
breite 1/zng HR-Umschlingungs- | @z = 300°
winkel

Kopfkreisdurchmessern an Haupt- und Nebenrotor

Variation des inneren Volumenverhiltnisses bei Zihnezahlkombinationen mit gleichen

Variation nicht konstant konstant
inneres Volumen- | 2 <v; <12 Haupt-/Nebenrotor- | Dyr.nr Achsabstand a= 80 mm
verhéltnis durchmesser Léngen-/Durch- |L/D = 1,5
Haupt- und 2+4 < Kopfrundungsradius | r, ~ Dygg messerverhaltnis | (1,47 + 1,5)
Nebenrotor- ZurTZNR am Nebenrotorzahn HR-Umschling- | ®y = 300 ©
zdhnezahl < 6+8 | Nebenrotorzahn- o(zyr) ~ 1/zxg | ungswinkel
breite

Tabelle 4.5: Rotorparameter fiir Zihnezahlvariationen
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4.2.1 Geometrievariation bei konstanter Zihnezahl
Anhand einer vi-Variation sollen zundchst die unterschiedlichen Aussagen der

Kennzahlen ITg,,, ~und Il , = verdeutlicht werden, die sich aus der Betrachtung
der mittleren Spaltbreite bei Ilg,,, ~ sowie der integralen Summenspaltbreite in

T, , . ergeben, Bild 4.5.

- HSp,V,HHR Hspsv’VMowr
30 180
25 — 150 —
: /‘4 -
/ §
20 —— 120 .2
= >,
> =
A5 %0 &
= =<
S 10 60 §
5 5
0 0
0 2 4 6 8 10 12 14
inneres Volumenverhéltnis [-]

Bild 4.5: Vergleich der Kennzahlen 11, ,  fiir ein konstantes Expansionsvolumen bei

gleicher Dauer des Fiillvorgangs und 11 fiir ein konstantes

Sp.V.nyg
Expansionsvolumen bei gleicher Drehzahl (berechnet fiir das Profil: asym. SRM
(4 +6); L/D=1,5 @yr=300°.

Beide Kennzahlen nehmen fiir v, >4 anndhernd linear mit dem inneren

Volumenverhédltnis zu, die Kurven zeigen jedoch unterschiedliche Gradienten.

Betrachtet man zundchst die Kennzahl Ilg,,, (Gl (4.12), welche eine iiber den

Drehwinkelbereich des Fiillvorgangs gemittelte Summenspaltbreite bezogen auf das

Kammervolumen bei theoretischem Expansionsbeginn V, , abbildet, so verhilt sich

Kammer

das Kammervolumen V, , wegen v, = umgekehrt proportional zum inneren

Ex,th

Volumenverhiltnis.
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Die mittlere wirksame Spaltbreite zeigt mit zunehmendem v, jedoch nur eine geringe

Abnahme, da die meisten Spalte im Verlauf des Fiillungsvorgangs bereits friihzeitig
ausgebildet sind. Lediglich der Gehdusespalt und fiir groe innere Volumenverhéltnisse
der PE-Spalt sind noch vom Drehwinkel abhingig, so dass im Wesentlichen das

Kammervolumen den Kurvenverlauf der Kennzahl dominiert.

Betrachtet man jedoch die integrale Summe der wirksamen Spaltbreiten, die bezogen

auf das Kammervolumen V, , bei gleicher Drehzahl durch ITg,, —~ (Gl (4.16)

dargestellt ist, so nimmt diese anndhernd linear mit dem HR-Drehwinkelbereich zu.
Dies gilt fiir das Kammervolumen erst ab einer HR-Drehwinkelstellung, bei der die
Zahnliickenfldche vollstindig ausgebildet ist. Im vorliegenden Beispiel ist dies bei

einem inneren Volumenverhéltnis von ca.4 der Fall. Fir groBere v, wird die

Volumeninderung gewichtiger als die Anderung der Summenspaltbreiten, fiir kleinere

v, sind die Unterschiede nur noch gering, weshalb die Kurve in diesem Bereich deutlich
flacher verlauft.

Bei der anschlieBenden L/D-Umschlingungswinkel-Variation werden die Einfliisse
dieser Groflen bei konstantem inneren Volumenverhéltnis und konstanter Zdhnezahl
untersucht. In Bild 4.6 ist zu erkennen, dass der HR-Umschlingungswinkel nur einen
geringen Einfluss auf die mittlere Spaltbreite besitzt. Das Langen/Durchmesser-
Verhiltnis zeigt Minima fiir Werte im Bereich zwischen 1 und 3, wobei deren Lage
vom jeweiligen HR-Umschlingungswinkel abhéngt. Fiir kleine Umschlingungswinkel
liegt das Minimum bei kleinen L/D-Werten und verschiebt sich mit zunehmendem
Umschlingungswinkeln hin zu grofleren Werten. Die absolute GroBe der Kennzahl

bleibt fiir alle Minima annidhernd gleich.

Berticksichtigt man jedoch die Unterschiede in der Dauer, in der die Spaltbreiten
wirksam sind, in Bild 4.7 z. B. fiir die Annahme einer konstanten Drehzahl dargestellt,
so fillt die Kennzahl mit abnehmendem Umschlingungswinkel und dem sich damit
verkleinernden Drehwinkelbereich der Kammerfiillung deutlich ab. Fiir den
dargestellten Umschlingungswinkelbereich betrdgt die Abnahme ca. 35%. Bei fester
HR-Drehwinkellage zu Fiillbeginn verschiebt sich die Lage der Steuerkanten mit
abnehmendem Umschlingungswinkel hin zu kleineren Werten. In Bild 4.8 ist dieser

Zusammenhang fiir die Zdhnezahlkombination 3 + 5 dargestellt.
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LT T lmeo-100
Vergleichsmaschine | 0 80-90
0 70-80
L~ @ 60-70
|
120 7
110 7
= 100 '
s 90 ‘
~ 80 .
5 N
- 70 "
o . 300
= 60 4 ~
% 50 , 250 {
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N i 4 200 s
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Langen/Durchmesser-Verhiltnis [-]

Bild 4.6: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen bei
Variation von L/D und HR-Umschlingungswinkel. (Berechnet fiir das Profil:
asym. SRM (4 + 6); vi = 5).

| 1‘ . | ‘h m20-22,5
Vergleichsmaschine- | 17.5-20
015-17,5
7/ |m125.15
25 i m10-12,5
22,5 '
T 20 ,
5 17,51 )
% 157 Z ~
*: 12,5’ ]
S 101 .
g , 300@
S 7,57 ’ 250 o
’ -9
v/ 5 | / 225 QQ'\,/\
| ’ 200 &
2’5 7 175 ,$
T T T T T T T T 150 Q
05 1 1,5 2 25 3 4 6
Langen/Durchmesser-Verhéltnis [-]

Bild 4.7: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher Drehzahl bei Variation von L/D und HR-
Umschlingungswinkel (berechnet fiir das Profil: asym. SRM (4 + 6); vi =5).



4.2 Beurteilung der Spaltbreiten bei Variation der Rotorgeometrien 43

D, =300° — @, = 250° D, = 225°
— @, =200° D = 175° — D, = 150°
350
L —
300 / —

- N A
150 //ZQR =500
100 ///

5 S
>

Kammervolumen [10¢ m?]

0 = |
0 ‘ 50 100 150 200 250 300 350 400
Fiillbeginn 22° Lage der Steuerkanten

beiv,=5 HR-Drehwinkel [°]

Bild 4.8: Verlauf der Volumenkurven bei Variation des HR-Umschlingungswinkels
(berechnet fiir das Profil: asym. SRM (3 + 5); L/D = 1,5; vi =5).
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Bild 4.9: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher HR-Umfangsgeschwindigkeit bei Variation von L/D
und HR-Umschlingungswinkel (berechnet fiir das Profil: asym. SRM (4 + 6);
vi =35).
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Unter der Annahme einer konstanten HR-Umfangsgeschwindigkeit (sieche Bild 4.9)
wird dem zuvor beschriebenen Kurvenverlauf eine Drehzahlzunahme mit
zunehmendem Liangen/Durchmesser-Verhidltnis iiberlagert. Dies fiihrt zu einer
fortlaufenden Verringerung der Fiilldauer, so dass sich hierbei kein lokales Minimum

ausbildet.

Aufgrund dieser Betrachtungen wiren demnach kleine HR-Umschlingungswinkel bei
groBem Léangen-Durchmesserverhéltnis flir eine Verringerung der Spaltmassenstrome

sinnvoll.

4.2.2 Zahnezahlvariation
Bei der Zéhnezahlvariation werden zundchst Rotorpaare mit Zahnezahlen betrachtet, die

eine Ausfiilhrung von Haupt- und Nebenrotor mit gleichen AuBendurchmessern
Dpyr = Dyg zulassen. Dabei wurden die Einflussgroen aus der Geometrievariation
(inneres Volumenverhéltnis, HR-Umschlingungswinkel, Langen- /Durchmesser-

Verhiltnis) zunédchst konstant gehalten (Bild 4.10).
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Bild 4.10: Spaltbreitenentwicklung bei Zihnezahlvariation fiir L/D = 1,5; @yg = 300° vi = 5.
Fiir die dargestellten Kennzahlen sind folgende Tendenzen abzulesen:
e Die Kennzahlen steigen mit zunehmender Z&hnezahl;

e Die Kennzahlen H*Sp,V,nHR und H*sp,v,uHR, welche die Dauer des Fiillvorgangs

beriicksichtigen, zeigen insgesamt eine geringere Steigung;
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e Alle Kurven weisen mit zunehmenden Zihnezahlen ansteigende Gradienten auf;

e Dieses Verhalten ist jedoch fiir die Kennzahlen IT s,y ., und I1 sy, stirker
ausgepragt.

Der Anstieg der Kennzahlen mit zunehmender Zahnezahl weist auf eine zunehmende

wirksame Spaltbreite pro Arbeitskammer hin. Ursache hierfiir ist das bei konstantem

Expansionsvolumen V),

otor

mit zunehmender Zdhnezahl wegen V,, =2z, V,

Kammer

abnehmende Kammervolumen V

Kammer *

Die Anderung der Spaltbreiten wirkt sich
demgegeniiber weniger stark aus. Dieser Zusammenhang ist direkt am Verlauf der

Kennzahl IT s, abzulesen.

Die anschlieBende Variation der Nebenrotorzihnezahl verdeutlicht, dass diese bei

kleinen Zdhnezahlen einen nicht unerheblichen Einfluss auf die Kennzahlen besitzt.
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NR-Zihnezahl [-]

Bild 4.11: Spaltbreitenverliufe bei Variation der NR-Zihnezahl fiir zyr=2; L/D = 1,5;
Dyr = 300° vi = 5.

Betrachtet man den Verlauf der Spaltbreiten bei Variation der NR-Zédhnezahl, wie in

Bild 4.11 fiir eine feste Hauptrotorzahnezahl von 2 dargestellt, so erkennt man eine
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deutliche Abnahme der mittleren Summenspaltbreite im Bereich von 4 bis 6
Nebenrotorzdhnen. Bei weiterer Steigerung der NR-Zdhnezahl wird diese Tendenz
geringer. Dieser Zusammenhang ldsst sich im Wesentlichen auf den Einfluss der
Kopfrundungsoéffnung zuriickfiihren, deren Anteil fiir kleine NR-Zdhnezahlen deutlich
zunimmt. Weiterhin wird auch der HR-Drehwinkelbereich zwischen Fiillbeginn und

Expansionsbeginn fiir kleine NR-Zidhnezahlen gréfer. Dieser Einfluss wirkt sich jedoch

im Wesentlichen auf die Fiillungsdauer und damit die Kennzahlen I sy, und
H*Sp,V,uHR aus.

So ldsst sich ableiten, dass die mit der Zihnezahl zunehmende Steigung im
Kennzahlenverlauf (Bild 4.10) im Bereich kleiner Zdhnezahlen teilweise durch den
Einfluss einer abnehmenden NR-Zihnezahl bedingt ist. Der in Bild 4.11 fiir 2
Hauptrotorzihne dargestellte Zusammenhang einer NR-Zdhnezahlvariation gilt in
dahnlicher Weise fiir alle untersuchten HR-Zdhnezahlen, siche Bild 4.12 bis Bild 4.14

und wird bei den nachfolgenden Variationen beriicksichtigt.
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Bild 4.12: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen bei
Variation der Haupt- und Nebenrotorzihnezahl (berechnet fiir das Profil: asym.
SRM L/D = 1,5; @yr=300°; vi =15).
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Bild 4.13: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher Drehzahl bei Variation der Haupt- und Nebenrotor-
zihnezahl (berechnet fiir das Profil: asym. SRM L/D = 1,5; @yp = 300° ; vi = 5).
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Bild 4.14: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher HR-Umfangsgeschw. bei Variation der Haupt- und
Nebenrotorzihnezahl  (berechnet  fiir  das  Profil: asym. SRM
L/D = 1,5; @yr=300°; vi=)).
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Bild 4.15: Verlauf der Volumenkurven bei Variation des HR-Umschlingungswinkels und der
Ziihnezahl (berechnet fiir das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5; vi = 5).

Die Ursache fiir die geringere Steigung der drehwinkelabhidngigen Kennzahlen
M sm, und T1 spr.,, die die Unterschiede in der Dauer des Fiillvorgangs
beriicksichtigen, liegt im Verlauf der Volumenkurven bei unterschiedlichen HR-
Zihnezahlen begriindet, Bild 4.15. Bei gleichen inneren Volumenverhéltnissen ergibt

sich fur kleinere HR-Zahnezahlen eine deutliche Zunahme im HR-Drehwinkelbereich

fiir den Fiillvorgang.

Die wirksamen Spaltbreiten der Arbeitskammer nehmen demnach fiir kleinere
Zéhnezahlen zwar ab, dieser positiven Wirkung stehen jedoch eine Zunahme des

Drehwinkelbereichs und der negativen Einfluss kleiner NR-Zdhnezahlen gegeniiber.

Fiir den Einfluss der Zihnezahlen ist dennoch festzustellen, dass sich unter den oben
gemachten Annahmen kleine HR-Zihnezahlen bei groen NR-Zihnezahlen positiv auf

die Summe der wirksamen Spaltbreiten auswirken.
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Kennzahl H*Sp,V,VMowr [-]
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Bild 4.16: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen bei

Variation von Zihnezahl und L/D (berechnet fiir das Profil:

SRM; @yr = 300° ; vi=5)
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Bild 4.17: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher Drehzahl bei Variation von Zihnezahl und L/D
(berechnet fiir das Profil: asym. SRM; @yp =300° ; vi=15)
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d27-30
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Bild 4.18: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher HR-Umfangsgeschw. bei Variation von Zihnezahl
und L/D (berechnet fiir das Profil: asym. SRM; @yp =300° ; vi=15)

Auf das optimale Léngen/Durchmesser-Verhéltnis besitzt die Zihnezahl keinen

erkennbaren Einfluss, Bild 4.16 und Bild 4.17. Wie auch schon fiir das (4 + 6) Profil zu

erkennen war, liegt ein Minimum im Bereich zwischen 1 und 3. Eine Ausnahme bildet
der Vergleich bei konstanter Umfangsgeschwindigkeit, bei dem der Wert I1 sy ., mit

zunehmendem L/D aufgrund der steigenden Drehzahl abnimmt Bild 4.18.

Betrachtet man die Kennzahlverldufe bei Variation des HR-Umschlingungswinkels und
der Zihnezahl, so werden die unterschiedlichen Wirkungen beider Einflussgro3en

sichtbar, Bild 4.19 und Bild 4.20. Wéhrend der HR-Umschlingungswinkel keinen

wesentlichen Einfluss auf die durch ng,v,v,, beschriebene mittlere wirksame Spaltbreite

aufweist, nimmt diese mit abnehmender HR-Zdhnezahl annéhernd linear ab (Bild 4.19).
Die NR-Zédhnezahl wird hierbei auf einen Mindestwert von 6 begrenzt, um den oben

beschriebenen negativen Einfluss kleiner NR-Zahnezahlen gering zu halten.
Die positive Wirkung kleiner Umschlingungswinkel, wie sie in Bild 4.20 und Bild 4.21

zu erkennen ist, hat ihre Ursache ausschlieflich in der Verringerung des

Drehwinkelbereichs (Bild 4.8).
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Bild 4.19: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen bei
Variation von Zihnezahl und HR-Umschlingungswinkel. (Berechnet fiir das

Profil: asym. SRM; L/D = 1,5 ; vi=5)
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Bild 4.20: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher Drehzahl bei Variation von Zihnezahl und HR-

Umschlingungswinkel (berechnet fiir das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5 ; vi =)
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Bild 4.21: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher HR-Umfangsgeschw. bei Variation von Zihnezahl
und HR-Umschlingungswinkel (berechnet fiir das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5 ;

vi=13)
018-20
016-18
014-16
- m]2-14
20 : mi0-12
18
- |
_ 16 f J
S 144 .
e i T
3 12 | N\
510, : . .
= 2 —— Vergleichsmaschine —
,;Eg . i N O I N R N 3
£ l 5+7 O
O 4 . N
M, / 4+6 (\(}Q
27 346 &
O I I I T I I I I T 2+6 (\)‘b’
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
inneres Volumenverhéltnis vi [-]

Bild 4.22: Spaltbreitenvergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Expansions-
volumenstrom und gleicher Drehzahl. Variation: Inneres Volumenverhdltnis und

Ziihnezahl (berechnet fiir das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5; © ,,, =300°)
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AbschlieBend soll das Verhalten der Spaltbreiten bei Variation des inneren

Volumenverhéltnisses und der Zihnezahl beispielhaft am Verlauf der Kennzahl
IT 500, erldutert werden, Bild 4.22. Diese Kennzahl ermdglicht einen Vergleich von

Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen V,

otor

bei gleicher Drehzahl.

Der Zusammenhang einer steigenden Kennzahl mit zunehmender HR-Zéhnezahl wurde
zuvor bereits erldutert. Die Zihnezahl am Nebenrotor ist wiederum auf eine
Mindestanzahl von 6 Zdhnen beschriankt, um den negativen Einfluss der zunehmenden

Kopfrundungsoéffnung bei kleinen NR-Zdhnezahlen in dieser Betrachtung zu vermeiden.

Man erkennt ein Ansteigen der Kennzahl mit zunehmendem inneren Volumen-
verhéltnis, welches fiir alle betrachteten Zdhnezahlen dhnlich verlduft. Wie in Kap.
4.2.1 anhand von Bild 4.5 erldutert wird, ist dieses Verhalten auf die Unterschiede in
der Entwicklung der integralen Spaltbreiten und des Kammervolumens im Bereich
kleiner HR-Drehwinkel zuriickzufiihren. Diese ungiinstige Wirkung der Spaltbreiten mit
steigendem v, kann jedoch theoretisch je nach Ausgangszéhnezahl durch die Wahl
einer geeigneten Zéhnezahlkombination teilweise kompensiert werden. Dabei ist eine

kleine HR-Zdhnezahl in Verbindung mit einer Zdhnezahl am Nebenrotor von nicht

weniger als 6 Zdhnen anzustreben.
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5 Der Einstromvorgang

Gegenstand der bisherigen Betrachtungen waren ausschlieBlich die Spaltbreiten als
wesentliche EinflussgroBen auf die Spaltverluste wéihrend des Fiillvorgangs. Anhand
der durchgefiihrten Geometrievariationen lassen sich Tendenzen zur geometrischen
Minimierung des Spaltbreiteneinflusses ablesen. Diese diirfen fiir herkdmmliche
Schraubenmaschinen jedoch nicht isoliert betrachtet werden, da sie sich auch auf andere
Bereiche wie mechanische Beanspruchungen sowie thermodynamische und
stromungsmechanische Vorgidnge in der Maschine auswirken. Eine weitere wesentliche
Verlustquelle, die in diesem Zusammenhang betrachtet werden muss, ist die Drosselung

der Stromung wihrend des Einlassvorgangs.

Im Unterschied zum Fiillvorgang, bei dem die Summe der zu- und abstromenden
Massen fiir eine Arbeitskammer {iber der Fiillungsdauer bilanziert werden, soll fiir den
Einlassvorgang nur der Massenstrom betrachtet werden, der durch die Einlassoffnung in

die Kammer einstromt.

5.1 Einlassdrosselung

Unter dem Begriff Drosselung wird iiblicherweise die irreversible Drucksenkung an
einem Stromungswiderstand also ein Entropieerzeugung verstanden, bei der weder
technische Arbeit verrichtet noch die kinetische oder potenzielle Energie werden kann.
Dies kann eine isenthalpe Drosselung sein, bei der die spezifischen Enthalpien vor und
hinter der Drossel gleich bleiben (A4 = 0). Fiir ein ideales Gas, bei dem die spezifische
Enthalpie nur von der Temperatur abhingt, gilt demnach auch die Bedingung einer
isothermen Drosselung AT = 0. Diese idealisierte Annahme des Drosselbegriffs gilt fiir
Félle, in denen die Dichtednderung aufgrund der Drucksenkung an der Drossel
hinreichend klein ist, so dass eine damit verbundenen Geschwindigkeitsdnderung

vernachléssigt werden kann.

Unter der Annahme, dass die Forderung nach einer hinreichend kleinen Differenz der
Stromungsgeschwindigkeiten vor dem Einlass und in der Arbeitskammer erfiillt ist, soll
der Begriff der Drosselung auch auf den Einlassvorgang in den Schraubenmotor

angewendet werden. Anhand des beispielhaften Druckverlaufs in Bild 5.1 sind zwei
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Bereiche der Drosselung zu unterscheiden. Die blaue Arbeitsfliche kennzeichnet die
Flachendifferenz zwischen einer Maschine mit einer idealen Kammerfiillung beim
Eintrittsdruck p, bis zum Erreichen der realen Kammermasse bei Expansionsbeginn
und anschlieBender isentroper Expansion, sowie dem Druckverlauf bei realer
Kammerfiillung (griin). Die Drucksenkung vom Eintrittsdruck p, auf den realen
Kammerdruck in diesem Bereich des Fiillvorgangs kann nur zu einem geringen Anteil
in Form eines Riickgewinns (obere hellgriine Flache) zur Verrichtung der Wellenarbeit
genutzt werden. Die GroBe der blaue Fliche kann demnach zur Beurteilung der

Einlassdrosselung dienen.

[bar] 16 \ \ \ \
p 1;4 A i 28 + <] realer Druckverlauf
\ |
Prnax = | A & + - isentroper Druckverlauf ohne
121

; Drosselung und realer Kammer- —
\ /éx fiillung bei Expansionsbeginn
; isentroper Druckverlauf ohne

+
I >>\ Z & Drosselung und ohne
+ I+ X Spaltverluste -

—
(@)
I

Kammerdruck ——>
(02e]

) >>>\,
4,
2 ,
Pa -
O T l T I T T T T T
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[}
Ve Vi h Kammervolumen — > [10¢ m’]
realer theoretischer

Expansionsbeginn Expansionsbeginn

Bild 5.1: Darstellung der Verlustanteile aus Einlassdrosselung und Spaltverlusten anhand
der Arbeitsfliichen im p-V-Diagramm fiir einen beispielhaften Kammerdruck-
verlauf.

Der sich anschlieBende gelbe Fléchenanteil kennzeichnet bis zum Erreichen des

theoretischen Expansionsbeginns bei V,, , ebenfalls einen Bereich in dem Drosselung

am Einlass auftritt. Ab dem realen Expansionsbeginn bei V, ist aber der

Einlassmassenstrom so gering, dass dieser lediglich zu einem Ausgleich der
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abflieBenden Spaltmassenstrome fithrt. Durch diese Reduzierung des Eintritts-
massenstroms verliert die hier auftretende Drosselwirkung zunehmend an Einfluss auf
die Gesamtenergiewandlung. Da die einstromende Masse im Wesentlichen die
Spaltmassenstrome ausgleicht, ist diese Verlustarbeitsfliche eher den Spaltverlusten
zuzurechnen. Die gelbe Fliche kennzeichnet demnach die Verlustarbeit aufgrund von
Spaltverlusten, die sich aus der Differenz der Kammerfiillung einer realen Maschine
gegeniiber einer isentropen Expansion und ideal dichten Maschine bei gleichem

Expansionsmassenstrom i, ergibt.

5.2 Kennzahlen zur Beurteilung der Drucksenkung am Eintritt

5.2.1 Groflen zur Beschreibung der Drucksenkung
Als Beurteilungskriterium fiir die Drosselung soll hier der theoretische Liefergrad einer

ideal dichten Maschine dienen

_ Mp g,

Ay =——— (5.1).

th

Der theoretische Liefergrad stellt das Verhiltnis des Expansionsmassenstroms einer

ideal dichten Maschine 71, , zum theoretischen Massenstrom bei vollstindig gefuillter
Arbeitskammer 71, dar. Der Expansionsmassenstrom 1, , setzt sich dabei aus dem

Produkt der integralen Summe eines instationdren Massenstroms in die Maschine

wihrend des Fiillvorgangs einer Arbeitskammer 71, , (¢) sowie der Hauptrotordrehzahl

und —zdhnezahl zusammen

t

Mg =Nyg " Zpp - ijx,th (¢) dt (5.2).

tFu"llbegmn

Zur Abschitzung des instationdren Expansionsmassenstroms i, ,(¢#) wird filir ein

Zeitintervall Az, das klein gegeniiber der Fiillungsdauer

avi - aFiillbeginn 1

Aty = (5.3)

2. Ny
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sein soll, von einer quasistationdren StrOmung ausgegangen. Unter dieser Annahme
wird zur Bestimmung des Expansionsmassenstroms das Modell einer isentropen

Diisenstromung nach de Saint-Venant und Wantzel

K-1

; _ . pK(t) ;. Pe 2"(. . _ pK(t) o~
Mg, (1) = Ay (1) ( D, J RT, \x-1 R-Ty| 1 ( P, j (5.4)

angewendet.

Die Annahme quasistationdrer Stromungszusténde fiir die Fiillung der Arbeitskammer
ist dann sinnvoll moglich, wenn innerhalb des Zeitintervalls Az zwei Bedingungen

erfullt sind:

Ortliche Druckunterschiede in der Arbeitskammer, durch die Bewegungen der kammer-
begrenzenden Rotoroberflichen miissen hinreichend schnell ausgeglichen werden
konnen, so dass von einem quasistatischen Kammerzustand mit p, ~ p.(?)
auszugehen ist. Im Einstrombereich miissen zeitliche Geschwindigkeitsdnderungen

aufgrund von Beschleunigungsvorgingen ausreichend schnell folgen konnen.

Zur Beantwortung der Frage nach einem hinreichend schnellen Druckausgleich in der
Arbeitskammer ldsst sich der Vorgang in der Kammer auf ein vereinfachtes
innerballistisches Problem zuriickfithren. Nach Oswatitsch [44] ist hierfiir, nach der

Theorie der instationdren Fadenstromung, mit einem quasistatischen Kammerzustand zu

2

. c ) ) e . . .

rechnen, wenn mit (—J <<1 die mittlere Geschwindigkeit c,, die fiir den
ag

Druckausgleich bendétigt wird, klein gegeniiber der Schallgeschwindigkeit in der

Kammer a, ist. Zur Beurteilung des Druckausgleichs in Schraubenmaschinen kann fiir

HR

¢y z. B. die halbe HR-Umfangsgeschwindigkeit mit ¢, = u2 oder die halbe

Geschwindigkeit, mit der sich der Profileingriff axial durch die Maschine bewegt,

- T I (5.5)
Cy = Moy 5.5
CI)HR

verwendet werden. In beiden Féllen liegt die Geschwindigkeit fiir {ibliche

trockenlaufende Schraubenmaschinen im Bereich von ¢, <60 ms' und ist damit
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2
hinreichend klein gegeniiber der Schallgeschwindigkeit ([C—Kj <1%fiir den in Kap.

aK

9.1 beispielhaft angenommenen Betriebsfall).

Der Einfluss der zeitlich instationdren Beschleunigungsphase auf den Massendurchsatz
ist von DreiBlig [2] anhand der Stromung durch einen Rechteckspalt untersucht worden.
Dabei vergleicht er den Massendurchsatz durch einen Kontrollquerschnitt, bei
stationdrer Stromung, innerhalb des Zeitraums Az, , fiir den Expansionsvorgang in
einem Schraubenmotor, mit dem Durchsatz bei instationdrer Stromung infolge eines
Drucksprungs zum Zeitpunkt ¢ = 0. Die Massendifferenz zwischen der stationiren und
der instationdren Betrachtung betrigt fiir die untersuchten Fille weniger als 2% (ca. 1%
fir Druckverhéltnisse am Spalt von ITg, >1,2) und kann durch eine Verringerung der
Spaltldnge und Spalthohe weiter reduziert werden. DreiBlig kommt zu dem Schluss, dass

fiir die im Realfall eher kontinuierlichen Druckénderungen eine weitere Verringerung

der Unterschiede zwischen stationérer und instationdrer Stromung zu erwarten ist.

Dieses Ergebnis fiir die Spaltmassenstrome kann auch auf den Einlassvorgang
iibertragen werden, da hier gerade zu Beginn des Fiillvorgangs in der
Hauptbeschleunigungsphase Spaltbedingungen herrschen. Es ist jedoch zu beachten,

dass sich die von DreiBig durchgefiihrte Abschitzung auf einen festen Zeitraum Af,,
bezieht, der sich fiir eine ausgewdhlte Maschinengeometrie (D,, =0,1m) bei

gegebener HR-Umfangsgeschwindigkeit (u,, =70 ms™') fiir den Expansionsvorgang
ergibt. Betrachtet man nur den Fiillvorgang, so ist gerade filir grofere innere
Volumenverhiltnisse (v, >5) mit einem kiirzeren Zeitraum von Af,,, =0,4-At, zu
rechnen. Eine weitere Verkiirzung ergibt sich aus der Beriicksichtigung hoherer HR-

Umfangsgeschwindigkeiten von bis zu 100 ms”'. Daher ist hier mit einer dem

. . t
Zeitverhiltnis Ex

~ 3,5 entsprechenden groferen Abweichung im Massendurchsatz
ZLFMI

zwischen der stationdren und instationdren Betrachtung von weniger als 7% (ca. 3,5%

fur Druckverhéltnisse am Spalt von ITg, >1,2) zu rechnen.

Weiterhin ist anzumerken, dass die Fiillungsdauer nach GI. (5.3) neben den Geometrie-

parametern (inneres Volumenverhéltnis, HR-Umschlingungswinkel, HR-Z#hnezahl),
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die Einfluss auf den Drehwinkelbereich @, — & sy, Desitzen, im Wesentlichen von

der HR-Drehzahl bestimmt wird. Unter der Annahme gleicher HR-Umfangs-
geschwindigkeiten nehmen die Abweichungen demzufolge fiir kleinere Maschinen mit

entsprechend zunehmender Drehzahl weiter zu.

In GI. (5.4) wird der Massenstrom bei gegebenem Druckverhiltnis am Einlass lediglich

durch den engsten Einlassquerschnitt A_. (#) begrenzt. Weitere den Massenstrom

begrenzende Einflussfaktoren, die sich aus der FEinlassgeometrie und den
Stromungsbedingungen (Stromungsrichtung, Machzahl, Reynoldszahl, Druckverhéltnis)
ergeben, werden iiblicherweise in einem Durchflussbeiwert @ zusammengefasst. Wie
die Untersuchungen von Dreifig [2] und Peveling [25] gezeigt haben, besteht bei einer
gegebenen Einlasskontur nur eine geringe Abhdngigkeit des Durchflussbeiwertes «

von den genannten Stromungsbedingungen, so dass der Durchflussbeiwert allein als

Funktion der HR-Drehwinkelstellung «,, angegeben werden kann. Unter der

Annahme, dass sich bei den zu betrachtenden Geometrievariationen dhnliche
Einlasskonturen und damit auch #hnliche Durchflussbeiwerte ergeben, wird deren
Einfluss auf den Einlassmassenstrom in den nachfolgenden Betrachtungen nicht weiter
beriicksichtigt. Die Liefergradbetrachtung zur Beurteilung der Einlassdrosselung
beinhaltet demnach neben der Druckdifferenz am Einlass lediglich die Entwicklung der

Einlassflachen.

Allgemein sind bei der Diisenstromung zwei Félle zu unterscheiden. Der unterkritische

Zustand, der gekennzeichnet ist durch ein Druckverhiltnis am Eintritt von

Pe® (le (5.6)

Pr K+1

und ein Uberkritischer Zustand

K

@ g (Lj (5.7),

krit.
Pr K+1

bei dem eine Verblockung der Stromung auftritt. Der Massenstrom ist dabei unabhéngig

vom Zustand in der Arbeitskammer und damit auch vom Druck pk(?).

Der Einlassmassenstrom ldsst sich somit beschreiben durch
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k-1

J Amin(t)-(pK(t)]K- Pe_ 2K pop 1—(—1’K(’)]K dr

Pi R-T, \[k-1 Pg

L Fiilibeginn

fl:il" pK (t) > Hkrit.
Mg, (1) = P (5.8).

1 2. K1
J Amin(t)'(nkriﬁ)’( ’ Rp; \/—K-IRTE '|:1_(Hkrit.) K :| dt
E

t Eiilibeginn

fiir 2
Pr

krit.

Durch Zusammenfassen der vom Druckverhiltnis abhidngigen Terme in einer Funktion

Jo(t) ergibt sich fiir den expandierenden Massenstrom

: 2-K r _
g =L SR RT [ A, 0[O dr it
R-T, k-1

t Filibeginn

Pe Pe Pe
()= .
( 2 jkl : .l Siir P (?) <0,
Kk+1 Kk+1 Pe '

Der theoretische Massenstrom n1,, bei dem von einer idealen, vollstindigen

Kammerfiillung ausgegangen wird, kann in Analogie zum tatsidchlichen Massenstrom
aus der integralen Summe des Kammervolumenstroms tiiber den Zeitraum des
Fiillvorgangs sowie der Dichte des einstromenden Gases am Eintritt bestimmt werden.
Dabei ist die Dichte nach dem idealen Gasgesetz als Funktion der Zustandsgro3en am

Eintritt fiir die ideale Fiillung konstant

by
M =Nyg * Zyg Rp—;., IVK(K) dt (5.10).
E

[Ftillheg[rm

Mit A_. (¢) als zeitabhéngige Eintrittsfldche ergibt sich somit fiir den Liefergrad

min
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ty
Ryr * Zyr * J‘WlEx,th (t) dt

L Fitllbeginn
A =
Pe /
Mpr " Zur * VK(t) «
R : T E t F[i[%[g'””
t. (5.11).
.[Amin (t) ’ fP (t) dt
7. Fiillbeginn
oS4 = ok, R-T; - -
K—1 t

.[ Amin (t) : L/K((tt)) dt

! Fitllbeginn

Weiterhin soll fir das Verhiltnis von Kammervolumenstrom zu Einlassfliche die
bereits von Huster [32] und Kauder [43] verwendete fiktive Einstromgeschwindigkeit

Vi (0)
A

cp ()= eingefiihrt werden. Unter Anwendung des verallgemeinerten ersten

Mittelwertsatzes der Integralrechnung konnen fiir die Flichenanteile in den
Integraltermen die Koeffizienten 4; und A4, geschrieben werden. Damit besitzt der

Liefergrad nun die Form

?1/fp(t) dt

2K A Fiillbeginn
A, = —-R-TE-A—I-t[w— (5.12).
Y e - at

tFﬁllbegirln
Um das Liefergradverhalten leichter beurteilen zu konnen, ist es sinnvoll, diesen
Ausdruck weiter zu vereinfachen. Zu diesem Zweck werden die Annahmen
A4, . . . .
\f,(t) = const. und © = const. getroffen, die zu Abweichungen im Endwert fiihren
2
konnen (insbesondere fiir Fiillvorgéinge mit einem geringen zeitlichen Anteil, < 25% an

verblockten Stromungszustéinden) [45], aber den prinzipiellen Verlauf des Liefergrades

liefern, Bild 5.2.

Besonders in Féllen kleinerer Druckdifferenzen zwischen Eintritt und Kammer (grof3e
HR-Umschlingungswinkel)  ergeben  sich  deutliche = Abweichungen = vom
Liefergradverlauf, die Tendenz in der Steigung bleibt jedoch erhalten, da immer ein

Restanteil Verblockung beim Offnen und SchlieBen der Kammer verbleibt. Ein
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Vergleich des Liefergradverlaufs mit dem Kurvenverlauf unter Anwendung der
beschriebenen Vereinfachungen in Bild 5.2 liefert fiir den betrachteten Fall eine
Abweichung von maximal 15%, die jedoch mit abnehmender Drosselwirkung weiter
zunimmt. Im Bereich stirkerer Drosselung ist eine deutlich bessere Ubereinstimmung
zu erkennen. Allgemein liefert diese Vereinfachung gegeniiber dem realen Liefergrad
jedoch hohere Werte, was darauf zuriickzufiihren ist, dass die {iblicherweise in einem
Durchflussbeiwert o zusammengefassten Einfliisse auf den Massenstrom hier nicht

berticksichtigt sind.

—— Liefergrad vereinfachter Liefergrad

Liefergrad [-]

HR-Umschlingungswinkel [°]

Bild 5.2: Vergleichende Darstellung der Liefergradverliiufe zur Beurteilung der verein-
fachten Berechnung

Unter der Annnahme ./ f,(¢) = const. ergibt sich eine Proportionalitéit des Integrals

j'\l fp (t) dt ~ tw’ - tFiillbegmn (5 1 3)

L Fiilibeginn

zum Zeitintervall des Fiillvorgangs.

Damit erhdlt man fiir den Liefergrad die Beziehung

1 1
2, ~ =

1 fes @ar ™ ©-14)

t, —t t
Fiillbeginn

Vi Fiillbeginn
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einer umgekehrten Proportionalitit zum zeitlichen Mittelwert der fiktiven

Einstromgeschwindigkeit ¢, , .

Mit Hilfe der Schallgeschwindigkeit a als Bezugsgrofe, lasst sich eine dimensionslose

Kennzahl zur Beurteilung der Drosselung am Eintritt in den Motor in der Form

a Kk-R-T
M, = = £

Cp s 1 A0 P (5.15)
t Amin(t)

vi Fﬁ”beg inn tF tillbeginn

bilden, mit der umgekehrt proportionalen Aussage, je groler die Kennzahl ist, desto

geringer wird die auftretende Drosselung.

5.2.2 Kennzahlen in Abhingigkeit vom Drehwinkel

In Analogie zu den Kennzahlen zur Spaltbeurteilung erscheint es zweckméBig, auch die
Eintrittsbedingungen rein geometrisch, unabhingig vom Betriebszustand und in
Abhingigkeit vom Hauptrotordrehwinkel beurteilen zu konnen. Unter Beriicksichtigung
der Beziehung zwischen der Dauer ¢ und dem Hauptrotordrehwinkel

p=Gur _ _ %nr
0 2-7ng

(5.16)

kann die mittlere fiktive FEinstromgeschwindigkeit auch als Funktion des

Hauptrotordrehwinkels «,,, geschrieben werden

t.

_ 1% Ve

c, () =—- KN gy

rr0="1 j A, (0
mit o= D%m _ 4%

At dt
und 'V (1) = dvi (1) _ dVi (@) ) da, _ dVy(aug) o
K dt da, dt da,
w_. AV () 1

= ¢ (a,)= - da
s i) Aa dayy Ay (Qpg) . (5.17).

HR ap, tillbbeginn

Bei Annahme einer konstanten Drehzahl n,, ergibt sich daraus die Beziehung
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;_ (]‘ dVK(aHR)_ 1

a.—a

C ~
E.f
vi Fillbeginn & pgpegin da A i (@)

da (5.18).
Fiir eine baugréflenunabhéngige Betrachtung muss das jeweilige Arbeitsvolumen der

Maschine in die Gesamtbeurteilung des Fiillungsprozesses mit aufgenommen werden.

So ergibt sich die dimensionslose Kennzahl

1/3
V

Motor

E,Apnyg

1 I V(o) 1 (5.19)

HR
avi - aFlillbeginn Qrsibeginn daHR A(aHR)

fiir einen Vergleich der Liefergrade ideal dichter Maschinen mit gleichem

Expansionsvolumen V,, bei gleicher Drehzahl am Hauptrotor.

Die mittlere fiktive Einstrdmgeschwindigkeit ¢, ,(a,;) zeigt nach Gl. (5.17) eine

direkte Drehzahlabhingigkeit, so dass fiir eine Kennzahl unter Beriicksichtigung des

n v
drehzahlabhingigen  Zeitfaktors nach Gl. (4.19) f,, = HRIL — _Motor

auch
Ny VMotor,l 1
geschrieben werden kann
1/3
_ VMotor
E Ay gy
Nyg
avi
Rr _ I dV (e ) ) 1 da
HR
Qi ~ XFiittveginn g day,  Alay)
also
473
VMotnr
71/
Mo 11
I1 = o (5.20).
E, AL i 1 a,,; dV 1
. x (%) ] d
aHR

avi - aFiillbeginn @ Fiiltbeginn daHR A(aHR )

Dabei wird als Bezugsgrof3e wiederum die Hauptrotordrehzahl der Vergleichsmaschine

Nypy verwendet.

Fiir einen Vergleich bei konstanter HR-Umfangsgeschwindigkeit und konstantem

Expansionsvolumenstrom kann der Zeitfaktor f,, =~ in der bereits bei den
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3
DHR j VMotar,ll
DHRll V

tupg
Pira Motor

Spaltkennzahlen in Gl. (4.29) verwendeten Form f,, = Parit \/[

angewandt werden. Die Kennzahl besitzt dann die Form

3
V 1/3 . ( DHR j . VM()turll
Motor
DHRll VMotor

E g ) (5.21).
1 J Vo) 1
I . .
Qi = X Fiittbeginn o pimpugin da,  Alay)

5.3 Beurteilung der Geometrievariationen

Aufbauend auf den Ergebnissen aus der Spaltbreitenbetrachtung in Kap. 4.2 werden
nachfolgend die Verldufe der Kennzahlen zur Beurteilung der Spaltbreite und der
Einlassfliche jeweils fiir konstante Drehzahlen und Umfangsgeschwindigkeiten
vergleichend  gegeniibergestellt, um  mdgliche Tendenzen fiir  giinstige
Geometrieparameter ablesen zu konnen. Die Zahlenangaben zu den -einzelnen
Parametern sind immer nur fiir das zuvor festgelegte innere Volumenverhéltnis von

v, =5 giiltig. In Abhéngigkeit vom inneren Volumenverhiltnis verdndert sich auch das

Gewicht der einzelnen untersuchten Einflussgrofen auf die Energiewandlung. So nimmt

fiir kleine v, -Werte der Einfluss der Drosselung am Eintritt auf die Energiewandlung

deutlich ab Bild 5.3. Hierbei ist gut zu erkennen, dass die mit zunehmendem inneren
Volumenverhéltnis ebenfalls zunehmende Drosselung durch eine Erhohung der HR-
Zihnezahl kompensiert werden kann. Dies fiihrt jedoch zu einer Zunahme der
wirksamen Spaltbreiten. Fiir die Bewertung ist zu beriicksichtigen, dass die
Vergleichsmaschine zgl. der EinflussgroBen eine eher mittelmédfige Maschine
kennzeichnet, die sowohl im Bereich der Spaltbreiten als auch der Einlassfliche noch

ein deutliches Optimierungspotenzial aufweist.
Fiir das Langen/Durchmesser-Verhiltnis und den HR-Umschlingungswinkel, die in Bild
5.4 und Bild 5.5 fiir die Zdhnezahl (4 +6) und ein inneres Volumenverhéltnis von

v, =5 dargestellt sind, ist keine gemeinsame Tendenz zu erkennen.
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018-20
016-18
/ d14-16
mi2-14
20 : m[0-12
18 1
i 1
— 16 ' o/
R Vi . .
g 12 | \
& 107 ! B .
= g | ! Vergleichsmaschine —
c[:]s 6 1 ~N
(=) | 5+7 %
8 4 | '*Q\
27 346 &
0 f f f f f f f f £ 246 (\/‘D
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
inneres Volumenverhaltnis vi [-]
T @ 117000-130000
Vergleichsmaschine = 104000-117000
m 91000-104000
130000 - / 0 78000-91000
| 0 65000-78000
i BT 052000-65000
& 1040007 039000-52000
< 91000 - m26000-39000
:Uf 78000 - m 13000-26000
% 65000 - m 0-13000
S 52000 i
39000 | 648
26000 SRR
4+6 X
13000 &
3+6 &
0 f f f 2+6 o
1 2 34567 8 910 Vv
inneres Volumenverhiltnis vi [-]

Bild 5.3: Vergleich der Kennzahlverliufe fiir Spaltbreiten und Einlassdrosselung von
Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher
Drehzahl. Variation: Inneres Volumenverhiltnis und Zihnezahl (berechnet fiir

das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5; @, =300°)



67

5.3 Beurteilung der Geometrievariationen
T §22,5-25
Vergleichsmaschine- §20-22.5
017,5-20
ﬁ 015-17,5
25 . @12,5-15
®10-12,5
22,57 :
- 20 7
Qf 17,57 ,
Z@ 15 1 Z ~
= 12,57 .
= 10 . 300 s
< /
3 ] ; 250 o
o 7,5 /7 Q%
Q 5 , 225 @
/ 200 &é’
2,57 7 175
0 f f 4 f f f f f 150 Q%’
05 1 1,5 2 25 3 4 6
Langen/Durchmesser-Verhéltnis [-]
0 100000-120000
Vergleichsmaschine 0 80000-100000
/ 0 60000-80000
B 40000-60000
200000 @ 20000-40000
— 1800007 = 0-20000
_ 160000
:Z 140000
= 1200007
= 1000007 g 300\
'S 80000 250 S
5 60000 &Y
5 S
& 400007
20000
0 \ \ \ \ \ 1 \ 150 &
05 1 1,5 2 25 3 4 6
Langen/Durchmesser-Verhiltnis [-]
Bild 5.4: Vergleich der Kennzahlverliufe fiir Spaltbreiten und Einlassdrosselung von

Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher

Drehzahl. Variation: Lingen/Durchmesser-Verhdiltnis und HR-Umschlingungs-
winkel (berechnet fiir das Profil: asym. SRM 4 + 6;v; = 5)
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>
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M \\Q’%
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57 y 175 &
0 f f f f f f f =150 Q{%'
05 1 1,5 2 25 3 4 6
Langen/Durchmesser-Verhiltnis [-]
B 180000-200000
T T ] 3 160000-180000
Vergleichsmaschine 8140000-160000
/ 00120000-140000
0100000-120000
/ 080000-100000
200000 0 60000-80000
= 180000 / 240000-60000
£ 1600007 - E20000-40000
:f 1400001 | ®(-20000
l:‘m 1200007 y |
= 100000 S
g 30000 250 Qo'\
£ 60000- 25 8
M 40000 | 200 &é’
20000 175 Q:Q
0 T 7 1 T T T 150 sz
05 1 1,5 2 25 3 4 6
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Bild 5.5: Vergleich der Kennzahlverliufe fiir Spaltbreiten und Einlassdrosselung von

Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher

HR-Umfangsgeschwindigkeit. Variation: Zihnezahl und
winkel (berechnet fiir das Profil: asym. SRM (4 + 6); vi =5)

HR-Umschlingungs-
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Eine Verringerung des HR-Umschlingungswinkels, die einerseits zu einer
Verkleinerung der wirksamen Spaltbreiten fiihrt, wirkt sich andererseits ungiinstig auf

die Einstrombedingungen aus. Die Gradienten der Einlasskennzahlen IT,, = und
I, ,. dominiert jedoch denEinlassvorgang, so dass die Entwicklung der

Einlassdrosselung  vorrangig zu betrachten ist. Dies ldsst eher grof3e
Umschlingungswinkel zwischen 225° und 300° vorteilhaft erscheinen. Ahnliche
Tendenzen weist auch das Léngen/Durchmesser-Verhiltnis auf, weshalb optimale

Bedingungen im Bereich zwischen 1 und 2 zu erwarten sind.

Die Variation der Zéhnezahlen in Bild 5.6 und Bild 5.7 zeigt einen eher geringen
Einfluss der NR-Zidhnezahl auf die Einlassdrosselung solange diese grofler ist als die

Zihnezahl des Hauptrotors. Bei NR-Zihnezahlen, die kleiner oder gleich der HR-

Zihnezahl sind, ist ein deutliches Abfallen der Kennzahlen IT x4, ,,, und II Edyay 28

erkennen. Hierbei verringert sich der Einlassflaichenanteil am Nebenrotor aufgrund der
Verringerung des Rotordurchmessers deutlich. Eine Differenz in der Zéhnezahl von 2
Zéhnen zwischen Haupt- und Nebenrotor erscheint sinnvoll, wobei fiir kleine HR-
Zdhnezahlen bis zyz = 4 die NR-Zdhnezahl nicht weniger als 6 betragen sollte, um

giinstige Spaltkennzahlen zu erreichen.

Die Spalt- und Einlasskennzahlen verhalten sich fiir eine Variation der HR-Zdhnezahl
gegensitzlich. Einer Verbesserung der Spaltbreiten bei kleinen Hauptrotorzdhnezahlen
steht eine deutliche Verringerung der Einlassfliche gegeniiber. Die Zéhnezahl am

Hauptrotor sollte demnach fiir das betrachtete innere Volumenverhiltnis von v, =5

zumindest zyr = 4 betragen. Fiir grofere innere Volumenverhéltnisse verstérkt sich die

Tendenz hin zu groBeren HR-Zdhnezahlen wobei sich die Spaltkennzahl verschlechtert.

Fiir den Kennzahlvergleich bei Variation des HR-Umschlingungswinkels und der
Zéhnezahl, Bild 5.8 und Bild 5.9, sind die Ergebnisse aus der vorherigen
Zihnezahlbetrachtung bereits beriicksichtigt. Daher werden bis zu einer HR-Zéhnezahl
von zyg = 4 fir den Nebenrotor zyg = 6 Zdhne angenommen. Die Kennzahlen fiir die
Spaltbreite und Drosselung zeigen auch hier bei Variation der Einflussgrofen
entgegengesetzte Auswirkungen. Dabei weisen die Kennzahlen zur Beurteilung der
Einlassbedingungen deutlich héhere Gradienten auf, so dass zunichst eine Optimierung

hinsichtlich der Einlassdrosselung sinnvoll erscheint.
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Bild 5.6: Vergleich der Kennzahlverliufe fiir Spaltbreiten und Einlassdrosselung von
Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher
Drehzahl. Variation: HR-Zihnezahl und NR-Zihnezahl (berechnet fiir das
Profil: asym. SRM; @yr =300°% L/D = 1,5; vi=15)
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Bild 5.7: Vergleich der Kennzahlverliufe fiir Spaltbreiten und Einlassdrosselung von
Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher
HR-Umfangsgeschwindigkeit. Variation: HR-Zihnezahl und NR-Zihnezahl
(berechnet fiir das Profil: asym. SRM; @yp =300° L/D =1,5; vi=13)
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Bild 5.8: Vergleich der Kennzahlverliufe fiir Spaltbreiten und Einlassdrosselung von

Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher
Drehzahl. Variation: HR-Umschlingungswinkel und Zihnezahl (berechnet fiir
das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5; vi = 5)
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Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom und gleicher
HR-Umfangsgeschwindigkeit.  Variation: — HR-Umschlingungswinkel und
Ziihnezahl (berechnet fiir das Profil: asym. SRM; L/D = 1,5; vi = 5)
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Die Moglichkeiten, die sich hieraus fiir eine anschlieBende Spaltbreitenoptimierung
ergeben, sind jedoch sehr begrenzt. In Bereichen, in denen eine vergleichbare
Einlassdrosselung vorliegt (z. B. (4 + 6) und @yr = 300° bis 6 + 8 und @yr = 250°), ist

auch ein dhnlicher Einfluss der Spaltbreiten auf die Energiewandlung zu erwarten.

5.4 Ergebnisse aus der Kennzahlbetrachtung

Anhand der zuvor beschriebenen Zusammenhdnge kann zusammenfassend festgestellt
werden, dass fiir groBe innere Volumenverhiltnisse das eigentliche geometrische
Optimierungspotenzial zur Spaltmassenstromverringerung, wie es sich fiir kleine HR-
Umschlingungswinkel und kleine HR-Z&hnezahlen ergibt, aufgrund der zunehmend
ungiinstigeren  Einstrombedingungen nicht genutzt werden kann. Da die
Einlasskennzahlen fiir die betrachteten Geometrievariationen gegeniiber den
Spaltkennzahlen deutlich groBere Gradienten aufweisen, sind diese bei einer

geometrischen Optimierung voranging zu beachten.

Mit zunehmendem inneren Volumenverhdltnis in einem fiir den Motorbetrieb
sinnvollen Bereich von vi = 4 — 10 miissen auch der HR-Umschlingungswinkel und die
HR-Zdhnezahl ansteigen und das Léngen/Durchmesser-Verhéltnis der Rotoren
abnehmen, um eine ausreichende Grofle der Einlassfliche zu erreichen. Diese
Mafnahmen fiihren alle zu einer negativen Wirkung des Spaltbreiteneinflusses auf die

Energiewandlung.

Fiir eine Optimierung der Schraubenmaschine in der motorischen Anwendung ist es
daher notwendig, sich von der klassischen Gestaltung des Einlassbereiches aus dem
Kompressorenbau zu 16sen, um das Potenzial der Spaltbreitenoptimierung nutzen zu

konnen.
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6 Moglichkeiten zur Verbesserung der Kammerfiillung

Fiir eine Verbesserung der Kammerfiillung von Schraubenmotoren ist es notwendig, die
Spaltmassenstrome zu reduzieren und gleichzeitig eine mdglichst grofe Einlassfliche
zu realisieren. Eine Moglichkeit den Einfluss beider Verlustmechanismen zu verringern
bietet der Einsatz kleiner innerer Volumenverhiltnisse im Bereich von 2 + 2,5, siche
Kap. 5.3, wie auch die Untersuchungen von Huster [32], Dreiflig [2] und Hinsenkamp
[3] zeigen. Aufgrund der in Dampfkreisldufen hiufig geforderten Druckverhéltnisse von
IT>20 ergibt sich fiir einen angepassten Motorbetrieb zwangsldufig die Forderung
nach einer mehrstufigen Expansion. Diese ist jedoch beim Schraubenmotor im
Vergleich zur Turbine mit deutlich hoherem Bauaufwand und hoheren Kosten
verbunden. Aus wirtschaftlichen Gesichtspunkten ist daher eine moglichst geringe
Stufenzahl anzustreben, was wiederum insbesondere an der ND-Stufe zur Forderung

nach einem grofen inneren Volumenverhéltnis fiihrt.

+ |:] Druckverlauf fiir v, = 5

_ a Fﬂ] Druckverlauf fiir v, = 2.5
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Bild 6.1: Vergleichende qualitative Darstellung der Kammerdruckverliufe fiir v; = 5 und
v = 2,5 bei gleichem Massenstrom und unter Beriicksichtigung von Spaltmassen-
stromen und Einlassdrosselung.
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Einen Kompromiss stellt dabei die Energiewandlung mit Nachexpansion dar. Wéhlt
man das innere Volumenverhiltnis kleiner als es dem angepassten Motorbetrieb
(pem =pa) entsprechen wiirde, so liegt der Kammerenddruck pgv iiber dem
Austrittdruck pa und es kommt beim Offnen der Kammer zu einer theoretisch isochoren
Nachexpansion mit einem entsprechendem Verlust an Arbeitsfliche (Bild 6.1).
Gleichzeitig verringern sich mit abnehmendem inneren Volumenverhéltnis sowohl die
Drosselung am Eintritt als auch die Spaltverluste. Untersuchungen des nicht
angepassten  Schraubenmotorbetriebs haben gezeigt, dass aufgrund dieses
Zusammenhangs die Wahl einer Maschine mit Nachexpansion beziiglich der
Energiewandlungsgiite durchaus vorteilhaft gegeniiber einer Maschine mit einem
angepassten inneren Volumenverhéltnis sein kann [32], [2]. Dies ist dann der Fall, wenn
die erzielten Verbesserungen der nicht angepassten Maschine im Bereich der
Spaltmassenstrome und insbesondere im Bereich der Einlassdrosselung (blaue Flédche)
groferen Einfluss auf die Energiewandlung haben, als der Verlust an Arbeitsfldche

aufgrund der Nachexpansion (gelbe Flidche).

Inwieweit das innere Volumenverhiltnis von dem angepassten Volumenverhéltnis
abweichen darf, hingt dabei von dem Potenzial der erreichbaren Verbesserung ab. Je
groBer die Spalt- und Drosselverluste im angepassten Betrieb sind, desto grofer ist die

Verbesserung, die durch eine v,-Verkleinerung erreicht werden kann, und

dementsprechend groBer darf auch die Verlustfliche durch den nicht angepasstem
Motorbetrieb ausfallen. Um eine moglichst hohe Energiewandlungsgiite zu erreichen,
miissen die Verluste jedoch bereits im angepassten Motorbetrieb moglichst gering sein.

Die v,-Anpassung stellt daher lediglich eine Optimierung unter Einbeziehung einer
weiteren Verlustquelle dar.

Anhand der in Kap. 5.3 dargestellten Kennzahlbetrachtungen ist eine effektive
Verringerung der wirksamen Spaltbreiten durch eine Anderung der Geometrieparameter
im Wesentlichen durch eine Reduzierung des Hauptrotor-Umschlingungswinkels sowie
der Hauptrotorzahnezahl mdglich. Um bei diesen Maflnahmen noch eine ausreichend
grof3e Einlassfliche realisieren zu konnen, sind konstruktive Verdnderungen des Motor-
Einlassbereiches notwendig. Drei Mdoglichkeiten fiir derartige Anderungen werden

nachfolgend ndher beschrieben und anhand der vorgestellten Kennzahlen beurteilt.
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Diese sind im einzelnen:
¢ FEine Einlasssteuerscheibe auf dem Hauptrotor;
e Konische Rotoren;

e Zwei profilierte Steuerscheiben, je eine auf Haupt- und Nebenrotor.

6.1 Einlassscheibe auf dem Hauptrotor

Die durchstromte Einlassfliche eines Schraubenmotors ohne v, -Anpassung wird von
festen Offnungen im Gehiiuse und den Zahnliickenflichen der Rotoren gebildet Bild
6.2.

Einlassfliche bei unterschiedlichen HR-Drehwinkelstellungen

- Zahnliickenfldchen |:| Einlasséffnungen im Gehduse

Oty = 30°

Bild 6.2: Darstellung der Einlassflichen fiir ein asymmetrisches SRM-Profil 3+6;
Dyr=300% L/D=15;v;=5

Die Rotorzahnliicken bewegen sich dabei zyklisch an den Gehdusedffnungen vorbei

und geben in Abhéngigkeit von der Drehwinkelstellung unterschiedlich grofle

Einlassoffnungen frei. Abhdngig von den Rotorgeometrieparametern konnen sich die
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Gehduseoffnungen und die Zahnliickenflichen in ihren GréBen deutlich unterscheiden.
Besonders ungiinstige Flichenverhéltnisse ergeben sich flir kleine HR-Zahnezahlen,
kleine HR-Umschlingungswinkel sowie grofle innere Volumenverhiltnisse. In diesen
Féllen werden die Einlass6ffnungen im Gehiduse gegeniiber den Zahnliickenfldchen sehr
klein, siehe Bild 6.2. Die maximal mogliche Einlassoffnung wird durch die kleinste
Offnungsfliche (Gehiusedffnung oder Zahnliickenfliche) begrenzt. Aufgrund einer
unvollstindigen Uberdeckung der Flichen kann diese jedoch nicht vollstindig genutzt
werden. Diese Bedingungen fiihren zu einer Verkleinerung der Einlassoffnung und
damit zu einer verstirkten Drosselung am Eintritt in den Arbeitsraum, also einer

erhohten Entropieerzeugung (Kap. 5.1).

iiblicher Verlauf der Einlassfliche optimierter Verlauf der Einlassfliche
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Bild 6.3: Schematische Darstellung des drehwinkelabhingigen Verlaufs der Einlassfliche
gebildet aus Gehdusefliche und Zahnliickenfliche; links fiir einen iiblichen
Einlassbereich (asym. SRM-Profil 4+6; @yr =300°% L/D = 1,5; v; = 5), rechts fiir
einen theoretischen optimierten Verlauf.

Ein Steuerelement im Einlassbereich 16st die Aufgabe, die einzelnen Flachenanteile von

Gehéduse und Zahnliicken in ihrer Gro3e einander anzugleichen, um somit die Grof3e der

gebildeten Einlassflache hinsichtlich einer minimalen Entropieerzeugung optimieren zu

konnen, Bild 6.3.

Dies lésst sich durch eine Steuerkantengestaltung erreicht, die sowohl von der Lage als
auch von der Form der Rotorprofilkontur unabhingig ist, wobei jedoch das innere
Volumenverhéltnis erhalten bleibt. Eine Moglichkeit diese Aufgabe zu erfiillen besteht

in der Wahl einer Steuerscheibe, die HD-stirnseitig auf einem der Rotoren fixiert ist und



6.1 Einlassscheibe auf dem Hauptrotor 79

sich mit diesem Rotor dreht. In Bild 6.4 ist beispielhaft eine Steuerscheibe mit radialer

Einlasskontur dargestellt, die HD-stirnseitig auf den Hauptrotor aufgesetzt wird.

Bei der Gestaltung der Steuerscheibe ist neben einer Optimierung der Einlassfldche
weiterhin zu beachten, dass iiber die Grofle des Einlassvolumens in der Scheibe und
tiber die Lage der Steuerkanten der Drehwinkelbereich fiir den Einlassvorgang und
damit die Dauer des Fiillvorgangs beeinflusst werden kann. Ein spéter Einlass und ein
frither Abschluss der Kammer, im Vergleich zu einer Maschine ohne Scheibe, konnen
iiber eine Verkiirzung der Zeitspanne des Fiillvorgangs zu einer Verringerung der
Spaltverluste beitragen. Der Zeitpunkt des Kammerabschlusses wird dabei durch den
Anteil des Scheibenvolumens am gesamten Kammervolumen bestimmt. Je grofer der
Volumenanteil der Scheibe bezogen auf das Kammervolumen ist, desto kleiner wird der

Drehwinkelbereich fiir den Fiillvorgang.

Bild 6.4: Beispiel fiir eine Einlasssteuerscheibe auf dem Hauptrotor

6.1.1 Beurteilung der Geometrie mit Hilfe von Kennzahlen
Die Auswirkungen der zuvor beschriebenen Zusammenhénge lassen sich anhand einer

vergleichenden Betrachtung der in Kap. 4.1 und Kap. 5.2 vorgestellten Spalt- und
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Einlasskennzahlen fiir das beispielhaft gewéhlte Rotorpaar mit Steuerscheibe im
Vergleich zu einem Rotorpaar mit {iblicher Einlassgestaltung erkennen, Bild 6.5. Die
verwendeten Kennzahlen gelten fiir einen Vergleich von Maschinen mit gleichem

Expansionsvolumen bei gleicher Drehzahl.
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Bild 6.5: Darstellung der auf die Einheitsmaschine 11 normierten Spalt- und
Einlasskennzahlen fiir ein Rotorpaar mit Steuerscheibe auf dem Hauptrotor im
Vergleich zu Rotoren mit konventioneller Einlassgestaltung (dargestellt fiir ein
asymmetrisches SRM-Profil 4+6; L/D = 1,5; v; = 5).

Fiir die Variante mit Steuerscheibe wird lediglich eine Rotorgeometrie mit einem
Umschlingungswinkel von @, =300° betrachtet. Die Breite der Scheibe wurde dabei
in erster Ndherung so gewdhlt, dass die Einlassflache der Scheibe (rein radial) in etwa
der Fliche einer Hauptrotorzahnliicke im Stirnschnitt entspricht, da dies hauptrotorseitig
die maximal mdgliche axiale Einlassfldche in die Arbeitskammer darstellt.

Obwohl bei der Ausfithrung mit Steuerscheibe die Kammer lediglich iiber eine radiale
Einlassflache gefullt wird, ist die Einlasskennzahl IT,,  — &hnlich hoch wie die der

Vergleichsmaschine ohne Steuerscheibe. Dies deutet auch auf eine dhnliche

Drosselwirkung am Einlass fiir beide Maschinen hin.
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Im Unterschied dazu liegt die Spaltkennzahl ITg , ~ gegeniiber der Vergleichs-

maschine um ca. 17% niedriger.
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Bild 6.6: Vergleich der Volumenkurven und des Drehwinkelbereichs der Kammerfiillung
fiir Rotoren mit und ohne Steuerscheibe (berechnet fiir das asym. SRM-Profil
4+6; Dyr =300°% L/D =1,5; v;=15)

Die Ursache hierfiir ist jedoch nicht in einer Verkiirzung der absoluten Spaltbreiten zu

sehen. Berechnungen haben gezeigt, dass diese in etwa gleich bleiben. Durch das

zusitzliche Kammervolumen der Scheibe kommt es jedoch zu einer Anhebung der

Volumenkurve im unteren Drehwinkelbereich, Bild 6.6, so dass sich die Lage der

Steuerkanten bei gleichem inneren Volumenverhdltnis zu einer kleineren

Drehwinkelstellung verschiebt. Dadurch verkiirzt sich auch die Dauer des Fiillvorgangs.

Der verschobene Fiillbeginn ist von geringerem Einfluss, da in dieser Stellung die

Spaltbreiten erst wenig entwickelt sind.

Fiir ein Rotorpaar ohne Steuerscheibe (Vergleichsmaschine) erbringt eine Verringerung
des Umschlingungswinkels von 300° auf ca. 220° eine dhnliche Verbesserung der Spalt-
situation. Dies fiihrt jedoch zu einem erheblichen Absinken der Einlasskennzahl um ca.
50%, siehe Bild 6.5. Fiir eine optimierter Auslegung der Steuerscheibe bei
gleichbleibender Einlasskennzahl ist daher eine geometrische Verbesserung der
Spaltsituation gegeniiber der Vergleichsmaschine um mehr als 17% zu erwarten, Bild
6.5.
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6.1.2 Energetische Beurteilung des Fiillvorgangs
Die vorhergehenden Betrachtungen haben gezeigt, dass die Verbesserung der

Spaltsituation durch den FEinsatz einer Steuerscheiben auf dem Hauptrotor im
Wesentlichen auf einer Verkleinerung des HR-Drehwinkelbereichs fiir den Fiillvorgang
bei gleicher Kammerfiillung und annéhernd gleicher Einlassdrosselung beruht.

Der zusitzliche Volumenanteil der Steuerscheibe beeinflusst jedoch auch die
Energiewandlung im Motor. Die Steuerscheibe wirkt dabei als eine Art Vorkammer mit

einem Volumen V, , das zunichst gefiillt werden muss. Dabei erhoht sich der Druck in
der Vorkammer von einem Startdruck p,,, auf den maximalen Arbeitskammerdruck

Proy (Bild 6.7).
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Bild 6.7: Simulierte Kammerdruckverliufe fiir die Vergleichsmaschine sowie fiir einen auf
der Vergleichsmaschine basierenden Motor mit Steuerscheibe (berechnet fiir das
asym. SRM-Profil 4+6; @ur=300°% L/D=15 v,=5  uyr=90m/s;
Arbeitsmedium: Wasserdampf; Eintrittsbedingungen: pp =15bar,

8, =250°C, m=12)

Beim Ausschieben am Ende des Arbeitsspiels kann die Kammer nicht vollstdndig
entleert werden. Es verbleibt eine Restmasse in dem Volumen der Steuerscheibe,

dhnlich dem Schadraum von Hubkolbendampfmotoren. Bei der anschlieBenden
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Kammerfiillung kommt es zu einem Druckanstieg in der Arbeitskammer und somit zu

einer Kompression der jeweils in der Kammer befindlichen Masse.

In Bild 6.7 sind beispielhaft berechnete Druckverldufe fiir Maschinen mit und ohne
Steuerscheibe vergleichend dargestellt. Die einzelnen Arbeitsraume werden dabei
wihrend der Kammerfiillung als adiabat angenommen. FEine Beschreibung des

verwendeten Rechenmodells befindet sich in Kap. 9.2 im Anhang.

Fiir den Motor mit Steuerscheibe ist der Druckanstieg in der Kammer gegeniiber der
Vergleichsmaschine zu einem gréfleren Volumen hin verschoben. Nach Erreichen des
maximalen Kammerdrucks verldauft der Druck in einem geringen Abstand oberhalb der
Druckkurve fiir die Maschine ohne Steuerscheibe, Bild 6.7. Dieser Einfluss wirkt sich
natiirlich auf die nutzbare Arbeitsfliche aus, so dass bei einem Vergleich von
Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen, die Maschine mit Steuerscheibe eine

geringere Innenarbeit
~W, =$p (V) AV 6.1)

liefert. Fiir eine energetische Bewertung ist jedoch zusitzlich die jeweilige Masse der
Kammerfiillung zu beriicksichtigen, die neben der Einlassdrosselung auch von den

Spaltmassenstromen und der Restmasse in der Vorkammer abhangt.

6.1.2.1 Einfluss des Vorkammervolumens
Zu Beginn der Kammerfiillung erfolgt die Zunahme des Kammervolumens aufgrund

des Verlaufes der Volumenkurve, wie in Bild 6.6 zu sehen, mit kleinem Gradienten. Die
Stromungsgeschwindigkeit liegt zu diesem Zeitpunkt wegen der hohen Druckdifferenz
zwischen HD-Bereich und Kammer im kritischen Bereich der Schallgeschwindigkeit
und ist damit deutlich hoher als die realisierten Umfangsgeschwindigkeiten. Der Wert
der kritischen Schallgeschwindigkeit, der fiir die iibliche Einlassgestaltung am
Schraubenmotor die obere Grenze der Einstromgeschwindigkeit darstellt, betrigt
iblicherweise das 3- bis 6-fache der HR-Umfangsgeschwindigkeit. Fiir Félle, in denen
die Dauer der verblockten Zustromung weniger als 25% der Dauer des Fiillvorgangs
betrdgt (geringe Verblockungsdauer) ist die mittlere fiktive Einstrémgeschwindigkeit

€y, <<Schallgeschwindigkeit, sieche Kap. 5.2.1. Fir diese Fille erfolgt der

Druckanstieg in der Kammer verglichen mit der Dauer des Fiillvorgangs eher schnell.
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Daher wird fiir die nachfolgende vereinfachte energetische Betrachtung der Kammer-
fiilllung fiir Falle geringer Verblockungsdauer das Modell der adiabaten Fiillung eines
ideal dichten Kessels angenommen [44], das um einen Anteil der auftretende

Volumeninderungsarbeit erweitert wird, siche Bild 6.8.

Beginn der Kammerfiillung
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Bild 6.8: Schematische Darstellung des Modells der Kammerfiillung

Befindet sich die Grenze des Kontrollraumes weit genug vom Eintritt in die
Arbeitskammer entfernt, so ist die Stromung an dieser Stelle als quasi stationdr und die
spez. Enthalpie als konstant anzusehen. Ist Am der Massenanteil fiir die Fiillung einer
Arbeitskammer, so wird dem Kontrollraum fiir diese Arbeitskammer die totale

Enthalpie

2

AH,:Am-(hE+%E+g-zE) (6.2)
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2
zugefiihrt. Der Anteil der Geschwindigkeit % an der totalen Enthalpie ist aufgrund

der groBBen Querschnittsunterschiede zwischen der Rohrleitung und dem Einlass in die

Arbeitskammer am Eintritt in den Kontrollraum in der Regel gering (< 1%). Ahnliches

2

soll fiir die mittlere Geschwindigkeit % im Arbeitsraum gelten, so dass fiir die

nachfolgenden Betrachtungen die Einfliisse der kinetischen und potenziellen

Energieanteile vernachléssigt werden.

Fiir die zugefiihrte Energie ergibt sich damit
AHzAm-hEzAm-(uEerE-vE) (6.3).

Die spezifische Enthalpie /4, setzt sich dabei additiv aus der spezifischen inneren
Energie u, und der spezifischen Verschiebearbeit p, -v, zusammen.
Unter der Annahme einer adiabaten Kammerfiillung (Wiarmeiiberginge an die

umgebenden Bauteile, Rotoren und Gehduse werden nicht beriicksichtigt) und einer

ideal dichten Arbeitskammer ldsst sich die Energiebilanz fiir die Kammer in der Form

AU, = AH + AW,
(6.4)
AU, =AU, +Am-p, v, +AW,

schreiben. Die Anderung der inneren Energie in der Arbeitskammer AU, berechnet

sich demnach aus der Summe der zugefiihrte Enthalpie AH und der abgegebenen

Volumenénderungsarbeit

VKI
AW, == [ pe (V) AV (6.5).
VKOI
Solange der Verschiebearbeit
Am-pg-vp = pg-AVg (6.6)

kein entsprechend grofler Anteil Volumenénderungsarbeit AW, gegeniiber steht, kommt
es in der Kammer zu einer Zunahme der inneren Energie U, gegeniiber dem Zustand E
des einstromenden Gases, die mit einer Temperaturerh6hung verbunden sein muss.

Fiir ein ideales Gas gelten die thermische Zustandsgleichung
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sowie die kalorischen Zustandsgleichungen

T
h=[ep(T)dT + h,

T

) (6.8).
u= J-CS(T)dT+u0

Ty

Die spezifische Enthalphie sowie die spezifische innere Energie sind dabei nur von der
Temperatur 7' abhéngig. Fiir Wasser wird tliblicherweise der Tripelpunkt als Nullpunkt

verwendet.

Reale Gase erfiillen diese Gleichungen lediglich fiir p — Obar, weshalb fiir die
spezifischen Warmekapazititen cg (T)=c » (7,0) und ¢*(T)=c,(T,0) gewihlt wird. Da
mit zunehmendem Druck auch die Abweichung von den Zustandsgleichungen idealer

Gase zunimmt ist zu beachten, dass diese Betrachtung nur fiir hinreichend kleine

Driicke auf reale Gase anzuwenden ist.
Fiir ebenfalls hinreichend kleine Temperaturinderungen AT sollen die spezifischen
Wirmekapazititen ¢ (T) und ¢’(T) als konstant angenommen werden, so dass in
diesem Temperaturbereich mit konstanten mittleren spezifischen Warmekapazititen
cl(9) = 1 jco (T)dT = const.
tT-L g 6.9)
cl(9) = E;’ (H-R
zu rechnen ist. Damit lassen sich die spezifische Enthalpie und die spezifische innere

Energie in einfacher Weise nach

h=h, +E£~19
(6.10)
u:u0+(E£—R)-19

bestimmen. Weiterhin gilt fiir den gewihlten Nullpunkt die Beziehung

hy=u,+p-vy=u, +R-T, (6.11).
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Unter Beriicksichtigung der Annahme einer ideal dichten Arbeitskammer wird der
Massenanteil Am vollstindig der Arbeitskammer zugefiihrt und verbleibt in dieser, so

dass sich Am auch in der Form
Am =my, —my,, (6.12)
schreiben lésst. Fiir die zugefiihrte Enthalpie ergibt sich daraus
AH = hy - (my, —myq,)
= (1, +c, 29, )-(mgy ) (6.13).

:(”0 +R-T, +E;? "95)'(mK1 — M)

Die Zunahme der inneren Energie in der Arbeitskammer AU, ldsst sich anhand der
Zustandsgroflen des Arbeitsmediums zu Beginn und am Ende des Fiillvorgangs nach
AUy =gy Mgy —Uyo - My

o o (6.14)
= (u, +(Cp —R)-8))-my, —(u, +(Cp —R)-8y)) Mgy,

ermitteln.

Zur Bestimmung der wihrend der Kammerfiillung verrichteten Volumenédnderungs-
arbeit nach Gl. (6.5) ist es weiterhin notwendig, den Druckverlauf p, (V) zu kennen.
In Bild 6.7 sind Druckverldufe dargestellt, die anhand von Simulationsrechnungen fiir
die Vergleichsmaschine sowie fiir eine auf der Vergleichsmaschine basierenden
Maschinen mit Steuerscheibe ermittelt wurden. Wiahrend das Volumen der
Steuerscheibe (ergidnzt um den Anteil, der sich aus einem verspédteten Einlass ergibt) mit

Vo festliegt, sind der Druckverlauf und damit auch die Volumina V,,(n,;)

(Volumen bei Erreichen des maximale Kammerdrucks) und V., (n,,) (Volumen bei
Beginn der Expansion) Funktionen der Fiillungsdauer und damit der Drehzahl.

Selbst bei der in diesem Beispiel verwendeten hohen Drehzahl von 30000 1/min
(Umfangsgeschwindigkeit von 160 m/s), verlauft der Druckanstieg in der Kammer steil
und damit in sehr kurzer Zeit gegeniiber der Gesamtdauer des Fiillvorgangs. Fiir den
Druckverlauf der Kammerfiillung bis zum Expansionsbeginn soll daher das in Bild 6.9
dargestellte einfache Modell einer Sprungfunktion verwendet werden. Diese beginnt

beim Startvolumen der Maschine mit Scheibe V., mit dem Startdruck in der
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Arbeitskammer p,,(n,,) und steigt auf den mittleren Druck p,,(n,;), der bis zum
Erreichen des Expansionsbeginns bei V', =V konstant bleibt. Der Druck p,(n,;)

kann dabei aus der Bedingung gleicher Arbeitsflichen ermittelt werden. Die wéhrend

der Kammerfiillung verrichtete Innenarbeit ergibt sich dadurch in der einfachen Form

VKI

AW, =— '[PK (Vy)dVy ==pg, '(VKl _VKOI) (6.15).

VKOI

16
14 +— gleiche Fliachenanteile R
ol —A
/ ‘
= |
= 10 , i
= Ve /
£ g AW, == [ pe(V) dvy
== v,
() K01
= 6
g =—Pxi (VKI - VKOI)
£ 4 g
s
V4
2
pK01077 T ?‘ ‘ /“
0 0,5 1 1,J5 2 25 3 35 4
Vot Vi Vii= Vi
Kammervolumen V [10-5 mJ]

Bild 6.9: Vereinfachtes Modell zur Bestimmung der Arbeitsfliche wdihrend der
Kammerfiillung

Damit lasst sich die Energiebilanz nach Gl. (6.4) schreiben als
(uy + (51? —R)-8) my, —(u, + (5,? —R)-Gyo)) My,

o (6.16).
:(uo +R-T, +c, "915)'(’”1(1 =My ) = Pg '(VKl _VKOI)

Durch Umformen von Gl. (6.16) unter Beriicksichtigung der Zustandsgleichung idealer

Gase erhélt man eine Néherung fiir die Kammertemperatur am Ende des Fiillvorgangs

TKI
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Ty 1

T 1+ [TE_IJ'me _’?0_1 .VKOI (6.17).
Ty K’ Pri K’ Vi

Die Herleitung ist dem Anhang Kap. 9.3 zu entnehmen.

Um die Wirkung der Kammerfiillung deutlich zu machen, wird die Kammertemperatur

T, auf die Eintrittstemperatur 7, bezogen.

Der Ausdruck in der Klammer ist fiir iibliche Expansionsbedingungen und
gebrduchliche Stoffe in der Regel negativ. Die maximale Temperaturerh6hung in der

Kammer ergibt sich demnach fiir einen kleinen Startdruck p,,, in der Arbeitskammer

V
KO0l des Vorkammervolumens

bei Fiillbeginn und ein maximales Volumenverhiltnis
K1

Vo zum Kammervolumen am Ende des Fiillvorgangs V,, . Je grofer das Volumen der

Vorkammer in Bezug auf das zu fiillende Kammervolumen wird, um so héher wird auch

die Temperatur in der Kammer zu Beginn der Expansion. Das Maximum ergibt sich fiir

T _ )
KL — %, Damit

E

Vo =Vy, und druckloser Kammer bei Fiillbeginn p,,, =0 bar zu

steigt fir diesen Fall die Kammertemperatur auf den & °-fachen Wert der

Eintrittstemperatur.

Der Einfluss der Kammerfiillung auf die Energiewandlung kann anhand der
Entropiezunahme beurteilt werden. Die Entropie S ist eine ZustandsgroBe des
Arbeitsmediums, die sich mit Hilfe einer Zustandsgleichung aus weiteren

ZustandsgrofBen berechnet lasst. Hiufig wird die kanonische Zustandsgleichung
1 v 1 p
ds=—dh——dp =—du+=—dv (6.18)
T T T T
in differentieller Form verwendet [42]; ds setzt sich dabei nach
ds =ds, +ds,, (6.19)

aus einer Anderung der spezifischen Entropie infolge von Wirmetransport ds, und

einem Anteil ds,, —aufgrund dissipativer Vorginge zusammen. Da eine adiabate

Prozessfithrung vorausgesetzt wurde, liegt kein Wérmeaustausch mit der Umgebung
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vor. Eine Zunahme der spezifischen Entropie ds = ds,, >0 gegeniiber dem Zustand vor

der Kammerfiillung ist demnach allein auf eine Entropieerzeugung infolge eines

irreversiblen Fiillvorgangs zuriickzufiihren.

Unter Berticksichtigung der thermischen Zustandsgleichung fiir ideale Gase GI. (6.7)
sowie der kalorischen Zustandsgleichung Gl. (6.8) in differentieller Form kann fiir die
Anderung der spezifischen Entropie nach GI. (6.18) auch geschrieben werden

¢,(T)

ds ="~ 2dT —Edp (6.20).
T p

Durch schrittweise Integration der Gleichung zwischen dem Eintrittszustand £ und dem
Kammerzustand K/ zunichst bei einer konstanten Temperatur 7' (daraus folgtd7 = 0)
und anschlieBend bei konstantem Druck p, (dp =0) ergibt sich durch Addition der
Ergebnisse die Entropie-Zustandsgleichung

TKI

S(TKlspKl)_S(TE:pE): _[ Cg(T)d?T_R'ln[Z;Klj (6.21).

T, E

Die Anderung der spezifischen Entropie lisst sich damit anhand der Anderungen der
ZustandsgroBen  Druck und Temperatur berechnen. Eine Zunahme der
Kammertemperatur 7, gegeniiber dem Zustand £ vor dem Eintritt fiihrt demnach bei
gleichem Druck ebenso zu einer Entropieerhohung wie eine Abnahme des
Kammerdrucks p,, aufgrund von Drosselung (isenthalp T =~ comst.). Unter der

Annahme eines adiabaten Fiillvorgangs mit isenthalper Drosselung, kann die Anderung

der spezifischen Entropie in zwei Anteile aufgeteilt werden. Der Anteil — R - ln[&J

P

beschreibt den Einfluss der Drucksenkung aufgrund einer Drosselung am Einlass der

T o0 (T
zweite Anteil J. pT)dT gibt die Wirkung der Vorkammerfiillung wieder. Fiir eine

Ty
Beurteilung des Einflusses der Entropieerzeugung durch die Fiillung der Vorkammer ist
ein Vergleich mit der Drosselwirkung aufschlussreich. Durch Gleichsetzen beider

Terme
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ey (T)
I~

Tg

dT =-R- m(&) (6.22)
Pe
lassen sich Zustinde kennzeichnen, fiir die beide Ursachen der Entropiezunahme

gleiche Wirkung erzielen. Die spezifische Wiarmekapazitit soll fiir die Betrachtung

wieder mit cg (7)) = E[? als konstant angenommen werden. Damit ldsst sich das Integral

Ty, .0
c,(T)

einfach zu _[
TE

T,
dT =¢, -ln[Tilj losen. Verwendet man fiir das Verhiltnis der
E

Kammertemperatur 7, zur Eintrittstemperatur 7, die Beziehung nach Gl. (6.17), so

ergibt sich die Bedingung
1 Pk

p' 0 :—Rln(
1+ (TE _lj.pkm_’? -1 _VKOI Pe
Tyo K’ P K’ Vi

Durch Umformen der Gleichung (siche Anhang Kap. 9.4) erhdlt man die Bezichung

j (6.23).

zwischen dem Kammervolumenverhiltnis —°L und dem Verhéltnis von Kammerdruck
K1

K Pxu
Pk

zu Eintrittsdruc in der Form

(pm j;«" _1l. Px
p p
Vior _ i : (6.24).

Via (TE _lj_pml_’?o_l_pm

—0 —0

Thgy K PE K PE

In Bild 6.10 ist das Volumenverhéltnis grafisch tiber dem Druckverhiltnis aufgetragen.
Der Kurvenverlauf kennzeichnet die Punkte, bei denen die Fiillung des

Vorkammervolumens V,, sowie die Drucksenkung von p, auf p,, eine gleiche

Entropieerhhung verursachen.
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A isobare ) p = const.
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Bild 6.10: Beurteilung des Einflusses der Vorkammerfiillung auf die Energiewandlung
anhand einer dquivalenten Drucksenkung am Eintritt, die zur gleichen
Entropiezunahme fiihrt.

Demnach wird bei der Fiillung einer Vorkammer, deren Volumen 29% des

Kammervolumens bei Expansionsbeginn ausmacht, Entropie in einer Gréfenordnung

erzeugt, wie sie bei der Drucksenkung am Eintritt aufgrund von Drosselung auf ca. 75%

des Eintrittsdrucks entsteht. Je grof8er die Vorkammer wird, desto groBer wird auch die

vergleichbare Druckdifferenz am Eintritt.

Auch kleine bezogene Vorkammervolumen wirken sich demnach bereits ungiinstig auf

die Energiewandlung aus. Dies ist besonders bei Maschinen mit grofen realisierten

inneren Volumenverhiltnissen sowie kleinen Umschlingungswinkeln zu beachten. Im

ersten Fall nimmt die Bezugsgrofle V., (Kammervolumen bei Expansionsbeginn) ab,

im zweiten Fall nimmt das Vorkammervolumen V., welches durch den verspiteten

Einlass in die Arbeitskammer bei Fiillbeginn bereits vorliegt, zu. In beiden Féllen

gewinnt somit das Vorkammervolumen an Einfluss. Fiir den in Bild 6.7 dargestellten

beispielhaften Druckverlauf der Vergleichsmaschine ohne Steuerscheibe mit einem

inneren Volumenverhéltnis von v, =5 ergibt sich unter der Annahme eines Fiillbeginns
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bei ca. «,; =17° Hauptrotordrehwinkelstellung ein bezogenes Vorkammervolumen

von ca. 2%. Der sich daraus ergebende Einfluss auf die Energiewandlung ist

vergleichbar mit einer Drucksenkung in etwa gleicher Hohe.

6.1.2.2 Einfluss der Spaltmassenstrome
Die bisherigen Betrachtungen sind fiir das Modell einer ideal dichten Maschine

durchgefiihrt worden. Bei der realen Maschine treten jedoch wihrend der
Kammerfiillung Spaltmassenstrome auf. Diese fithren einerseits zu einem Transport von
Masse und Energie aus der Arbeitskammer, andererseits wird durch die damit
verbundene Drucksenkung in der Kammer auch der Eintrittsmassenstrom erhdht. In
Bild 6.11 sind Druck- und Temperaturverldufe fiir die Kammerfiillung unter
Beriicksichtigung der Spaltmassenstrome dargestellt, wie sie sich anhand von

Simulationsrechnungen ergeben.

— Kammerdruck ohne Scheibe — Kammerdruck mit Scheibe
Kammertemperatur ohne Scheibe Kammertemperatur mit Scheibe
16 480
Pe —|— — —+ —
Pkoo—14 ——— 420
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pK1V,77 77*777‘77>X
_ g T T T~ T 360
Pris 12 [ / ‘ \'\
/ o
10 | | 300 =
_ [ | 5
2 / ‘ | =
= 8~ \ ‘ 240 %
% ="
2 / / | | £
< 6 i 180 £
- | £
g | g
E 4 120 E
3 | | | 3
2 i ‘ 60
Po ﬁ’/ | ‘
\ \ ‘ 0
0 5 |10 1‘5 20 25 30 35 40
Vior Vioz Kammervolumen [10-°m3] Vi =Vex

Bild 6.11: Simulierte Temperatur- und Druckverliufe wiihrend der Kammerfiillung fiir die
Vergleichsmaschine sowie fiir einen auf der Vergleichsmaschine basierenden
Motor mit Steuerscheibe (Arbeitsmedium: Wasserdampf; Eintrittsbedingungen:

pr =15bar; 8, =250°C)

An der Stelle des realen Expansionsbeginns V,, ergibt sich eine Temperatur ,, in der

Arbeitskammer der Maschine mit Scheibe von ca. 280 °C. Zum Vergleich hierzu
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betrdgt die Temperatur fiir das Modell der ideal dichten Maschine nach Gl.(6.17) ca.
G, =286 °C. Demnach fithren die wéahrend der Kammerfiillung auftretenden

Spaltstrome zu einer Abkiihlung des Gases in der Arbeitskammer. Ursache hierfiir ist
die gegeniiber der Eintrittstemperatur hhere Temperatur in der Kammer. Weil die mit
dem Massenstrom transportierte spezifische Enthalpie im Wesentlichen durch die

Temperatur der Masse bestimmt wird (Ah =c, - AT fir ein ideales einatomiges Gas),

besitzen die liber die Spalte abflieBenden Massen eine hohere spezifische Enthalpie als
die der Kammer zugefiihrte Masse. Dies fiihrt zu einer Abkiihlung der Kammermasse,
was den ungiinstigen Einfluss der Spaltmassenstrome, die wihrend der Kammerfiillung
auftretenden, noch verstirkt. Dieser Vorgang ist aufgrund des in Bild 6.11 dargestellten
Temperaturverlaufs in deutlich abgeschwiéchter Form auch fiir eine Maschine ohne

Steuerscheibe zu erwarten.

Im Unterschied zu dieser adiabaten Betrachtungsweise wird bei der realen diabaten
Maschine tiblicherweise das Arbeitsmediums wéhrend der Kammerfiillung durch einen
Wiérmetibergang zu den kiihleren Bauteilen (Rohrleitung, Gehéuse, Rotoren) gekiihlt.
Daher ist hier mit einer geringeren Kammertemperatur zu rechnen. Ist diese niedriger
als die Eintrittstemperatur, so wird in diesem Fall die Kammertemperatur aufgrund der
Spaltmassenstrome eher zunehmen. Dennoch befindet sich die Kammer aufgrund der
beschriebenen Vorkammerfiillung auf einem erhdhten Temperaturniveau gegeniiber der
Kammerfiillung ohne Vorkammer, so dass sowohl der Warmeiibergang als auch die

Spaltmassenstrome zu grofleren Verlusten bei der Energiewandlung fiihren.

6.1.2.3 Beurteilung der Energiewandlung
Die negativen Eigenschaften der Steuerscheibe bei der Kammerfiillung sind in

Abschnitt 6.1.2.1 und 6.1.2.2 dargestellt worden. Dem stehen jedoch die Vorteile einer
verbesserten Kammerfiillung durch eine Verringerung der Spaltmassenstrome sowie
einer leicht verringerten Drosselung gegeniiber, welche zur Auswahl dieses
Steuerelementes gefiithrt haben. Fiir eine abschlieBende Beurteilung miissen die
Quantitéiten dieser Einfliisse auf die Energiewandlung mit einander verglichen werden.
Die beispielhaft berechneten Betriebsfille fiir die Vergleichsmaschinen sowie fiir eine
auf der Vergleichsmaschine basierenden Maschine mit Steuerscheibe sollen die

Einfliisse auf die Energiewandlung verdeutlichen.
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Der Vergleich der Druckverldufe in Bild 6.12 zeigt fiir die Maschine mit Steuerscheibe
im Bereich der Expansion einen um ca. 4,5% erhohten Druck gegeniiber der
Vergleichsmaschine. Dem steht jedoch ein Arbeitsflichennachteil durch das
Vorkammervolumen der Scheibe von ca. 15,5% gegeniiber. Dadurch ergibt sich fiir die
Vergleichsmaschine ohne Scheibe eine etwa 11% groBere Arbeitsfliche. Die

Arbeitsflichen  sind  hier anhand der mittleren inneren Driicke p,,

(Vergleichsmaschine) und p, (Motor mit Steuerscheibe) dargestellt, fiir die die

Beziehungen
VV[,V = _[_)i,V ’ Vmax
(6.25)
VVi,S =—PDis '(Vmax - VKO])
gelten.
‘ —Kammerdruck ohne Scheibe Kammerdruck mit Scheibe
16 T I

Arbeitsflichennachteil durch das
14 \< Vorkammervolumen der Scheibe

I I
\\\ Arbeitsflachenvorteil durch erhdhten
Kammerdruck mit Scheibe

12
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Bild 6.12: Vergleich der Arbeitsflichen anhand der beispielhaft berechneten Druckverliufe
fiir die Vergleichsmaschine sowie fiir einen auf der Vergleichsmaschine
basierenden Motor mit Steuerscheibe aus Bild 6.7 (Arbeitsmedium:

Wasserdampf; Eintrittsbedingungen: p, =15bar; 9, =250°C)

Durch die Verringerung der Spaltverluste sowie die Restmasse, die in der

Vorkammerscheibe nach dem Ladungswechsel verbleibt, und die in Abhédngigkeit vom
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Vorkammervolumen erhohte Kammertemperatur nimmt der Eintrittsmassenstrom ab.
Der Liefergrad A, verringert sich dadurch in dem vorliegenden Beispiel um ca. 8,5%

von denen 4% auf die geringeren Spaltmassenstrome zurlickzufiihren sind. Vergleicht

. . . . / . . .
man die Werte fiir die spezifische Innenarbeit w, = —, die die einzelnen
-m
L th

Einflussgrofen beinhaltet, so betrdgt der Vorteil der Vergleichsmaschine gegeniiber der
Maschine mit Steuerscheibe ca. 2,5%. Ein Vergleich der Maschine bei gleichen

Massenstromen wiirde somit wegen P =m-w, einen entsprechend groflen
Leistungsvorteil — ergeben. Bei diesem Beispiel mit einem bezogenen

VKOI

Vorkammervolumen von 29% wird demnach der Vorteil der geringeren

K1
Spaltverluste durch die Nachteile, die sich aus dem Vorkammervolumen ergeben

tiberkompensiert.

Daraus lassen sich die generellen Forderungen ableiten, das Volumen einer
Vorkammer so klein wie moglich zu gestalten und die Fiillung der Arbeitskammer
beziiglich der HR-Drehwinkelstellung so friih wie maoglich zu beginnen, um das
Kammervolumen bei Fiillbeginn klein zu halten. Das Volumen der Arbeitskammer bei
Fiillbeginn ist auch durch die Wahl eines grolen HR-Umschlingungswinkels giinstig zu

beeinflussen.

Es bleibt die Frage zu beantworten, bis zu welcher GroBle der Vorkammer der Einsatz
eines derartigen Steuerelementes Vorteile fiir die Energiewandlung bieten kann. Hierzu
soll ein Entropievergleich dienen bei dem neben der Vorkammerfiillung lediglich der
Einfluss der Drosselung und der Spaltstrome bertlicksichtigt sind. Zu diesem Zweck

wird ein dquivalenter Spaltmassenanteil

x M My s (6.26)

m m,

aus der Differenz der Spaltmassen fur die Vergleichsmaschine mg,, und die Maschine
mit Steuerscheibe mg,; bezogen auf die der Vergleichsmaschine zugefiihrten Masse
m,, bestimmt. Die Spaltmassendifferenz mg,, —mg, soll dabei einer Entropiezunahme

AS entsprechen, wie sie auch beim Fiillen einer gegebenen Vorkammer mit dem
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Anfangsvolumen V., entsteht. Kann dieser Spaltmassenanteil durch den Einsatz des

Steuerelementes vermieden werden, so ist unter der Voraussetzung gleicher
Einlassdrosselung  fiir  beide  Maschinen eine in etwa  vergleichbare

Energiewandlungsgiite zu erwarten.

Die Masse, die der Vergleichsmaschine zugefiihrt wird
my =My, + Mg,y (6.27)

setzt sich zusammen aus der Summe der Kammermasse m,, und der Masse, die iiber
die Spalte abflieBt mg,, . Fir die Maschine mit Steuerscheibe, muss die Summe aus
Kammer- und Spaltmasse um eine Restmasse my,. , reduziert werden, die sich bei

Fiillbeginn in der Vorkammer befindet
Mg =Myg +Mg,g = Mg (6.28).

Die vergleichende Betrachtung soll fiir den Fall gleicher Kammermassen m,, = m

erfolgen. Damit ergibt sich fiir m  unter Verwendung von Gl. (6.27) und GlI. (6.28)

Mmg =my, —Mg,;, +Mge—Mgp.
und mit Gl. (6.26)

mg :(l_x).mV ~MgRest (629)

Unter der Annahme einer isenthalpen Drosselung ist bei Verwendung der in Kap.
6.1.2.1 getroffenen Einschrinkung 51? (9) = const. fiir ein ideales Gas bei hinreichend
kleinem Temperaturbetreich auch anndhernd mit einer isothermen Drosselung zu

rechnen. Nach GI. (6.21) ergibt sich damit fiir die Entropiezunahme wegen d7 =0 eine

reine Druckabhingigkeit nach

AS=-m-R- h{ﬁJ (6.30).
P

Aufgrund experimenteller Erfahrungen zur Kammerfiillung, wie sie von Zellermann
beschrieben wurden [29], ist davon auszugehen, dass fiir die betrachteten inneren

Volumenverhéltnisse von v, >5 die Masse in der Arbeitskammer wéhrend der

Expansionsphase in der Regel abnimmt. Daraus ergibt sich fiir die Spaltmassenstrome,



98 6 Moglichkeiten zur Verbesserung der Kammerfiillung

die wihrend der Kammerfiillung auftreten, dass diese — wenn auch nicht direkt so doch
in einer Massenbilanz iiber der Expansion — die ND-Seite auch als Spaltstrome

erreichen. Kennzeichnet p,, den Druck in der n-ten vorlaufenden Arbeitskammer, so

ergibt sich fiir die Entropiezunahme durch die Spaltmassenstrome wéhrend der

Kammerfiillung

ASy, =-my, -R-ln[im}—msp -R-ln[%]—...—msp -R-1r{lf—f1j
K1 VK1 VKn

=-—mg, -R- ln(@] - ln(@J +.+ ln[p—AJ
Pri Pk Pyin

— —m,, -R-ln[pVKl Prka P J
Pri Prxi Prxn

= _mSp -R- ln[pp_AJ
K1

Die Entropiezunahme ist demnach nur noch von dem ND-seitigen Austrittsdruck p,

(6.31).

und dem Kammerdruck wihrend der Kammerfiillung p,, abhidngig. Damit ergeben

sich fiir die Vergleichsmaschine V' sowie die Maschine mit Steuerscheibe S die

einfachen Beziehungen:

AS,, =-mg, -R- 1n(p—Aj (6.32)
P
und
_ Dy
ASSPS =—Myg,q -R- ln[—J (6.33).
Pkis

Die Entropiezunahme in der Vorkammer beruht zum einen auf der Temperaturerh6hung
bei der Vorkammerfiillung und zum anderen auf einer Drucksenkung aufgrund der
Einlassdrosselung. Der Anteil der Entropiezunahme durch Drucksenkung ist nicht an
die Vorkammer gebunden, er tritt in dhnlicher Weise auch in der Vergleichsmaschine
auf. Fiir die Entropiezunahme in der Arbeitskammer wéhrend der Kammerfiillung

sollen daher die Beziehungen nach GI. (6.21)
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ASKFS =my .(E}? .ln(TKJ] -R. h{@)] (6.34)
T; PE
und
T
AS, ., =m, [E’? .ln[ Kl J—R-IHL—pW D (6.35)
T, Pk
gelten.

In dhnlicher Weise gilt diese Beziehung auch fiir die Restmasse mg,_ ,, die nach dem

Ladungswechselvorgang in der Vorkammer verbleibt. Die Vorkammer wird bereits vor
dem eigentlichen Fiillbeginn {iber Spalte von der HD-Seite aus mit Masse gefiillt.
Simulationsrechnungen haben gezeigt, dass diese Spaltmassenstrome sich nur
geringfiigig auf den Kammerdruck auswirken, so dass hierfiir in guter Ndherung bis
zum Beginn der Kammerfiillung der ND-Druck (Austrittsdruck) p, angenommen
werden kann. Aufgrund der hohen Drosselwirkung am Spalt von Eintrittsdruck auf
anndhernd Austrittsdruck in der Kammer sowie eine zu erwartenden starke Erwarmung
der Vorkammermasse durch Wérmeiliberginge an den arbeitsraumbegrenzenden
Bauteiloberflichen wird sich jedoch eine deutlich erhohte Kammertemperatur
einstellen, die eher im Bereich der Eintrittstemperatur zu erwarten ist. Damit lasst sich

der Entropieanteil der Restmasse analog zu Gl. (6.34) und (6.35) berechnen nach:

_ T
AS grsresr = Myges -(c;) 'ln(%j -R- ln[ij (6.36).
E P4

Die Gleichungen fiir die Summe der Entropiezunahmen lauten demnach

AS, = AS,,, +AS,

(6.37)
AS, =m, (g}? -ln(TKJJ _R.ln(plfijj_mw ‘R h{&]
T, Pe P

und
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ASs = ASyys + ASSpS + AS ks Rest

AS = ((l—x)-mV —mSRm).(E;’ .m(T;J]_R_In[pms jJ

E Pe

T,
o {cralrme ( of)d )
KI1S E )

Weiterhin soll aufgrund der eher geringen Differenz zwischen den Kammerdriicken

(6.38).

Pris und pey (pryy — Pris = 0,6 bar, entspricht ca. 5%), siehe Bild 6.11, fiir die

Berechnung die Niaherung gelten ln(p—"] ~ ln[p—A]. Durch Gleichsetzen der
Pk Pkis

Gleichungen (6.37) und (6.38) und Umformen nach dem &4quivalenten

Spaltmassenanteil x erhdlt man die Beziehung

z’ .ln[TKlS]_ P4 Via _ln[pEJ
Ty my - T P4

x = . (6.39)
E[? . ln(]’fl‘?) —-R- ln(m)
E Pr

Die einzelnen Schritte der Umformung sind dem Anhang Kap. 9.5 zu entnehmen.
Die Temperatur 7,,, ist in erster Linie eine Funktion des Startvolumens V,,, der

Maschine mit Vorkammer und kann fiir eine ideal dichte Kammer nach Gleichung

(6.17) ermittelt werden. Die Werte fiir 7, und m, der Vergleichsmaschine sind den
Simulationsrechnungen entnommen.

In Bild 6.13 ist der Zusammenhang zwischen dem bezogenen Vorkammervolumen und
dem &dquivalenten Spaltmassenstromanteil grafisch dargestellt. Der eingezeichnete
Ubergangsbereich ergibt sich unter der Annahme iiblicher zu erwartender
Spaltmassenstrome im Bereich von 15% +30% bezogen auf den zugefiihrten
Massenstrom. Aufgrund des Spaltkennzahlenvergleichs der betrachtete Rotorvariante
mit Einlassscheibe mit der Vergleichsmaschine in Kap.6.1.1 ist mit einer Verringerung
der Spaltwirkung um ca. 17% zu rechnen, was somit zu einer Reduzierung der
Spaltmassenstrome um ca. 2,6% + 5,1% bezogen auf den zugefiihrten Massenstrom
filhren kann. Ob eine Steuerscheibe hier Vorteile bringt, hingt wesentlich von der

tatsdchlichen Spaltsituation der Maschine sowie den Betriebsbedingungen ab.
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Bild 6.13: Aquivalenter ~Spaltmassenanteil x  aufgetragen iiber dem bezogenen

Vorkammervolumen V. |V, . (Die Fiillung einer Vorkammer mit einem

bezogenen Volumenanteil V. |V, fiihrt zu einer Entropieerhéhung in einer

Grofenordnung, wie sie durch einen entsprechenden diquivalenten
Spaltmassenanteil x bezogen auf die der Vergleichsmaschine zugefiihrten Masse

m,, entsteht.)

14 . . . .
Fiir bezogene Vorkammervolumen —% kleiner 0,15 sollten in der Regel die Vorteile
K1

der Steuerscheibe iiberwiegen, wihrend fiir Volumenverhdltnisse grofer 0,35 der
Einsatz nicht sinnvoll erscheint. Fiir das ausgefiihrte Beispiel einer Maschine mit
Steuerscheibe betrdgt das bezogen Vorkammervolumen ca. 0,29 und der dquivalente
Spaltmassenanteil liegt bei 0,048. Unter der Annahme einer Verringerung der
Spaltmassenstrome um 17% muss demnach fiir die Vergleichsmaschine der Anteil des
Spaltmassestroms am zugefiihrten Massenstrom mehr als 28% betragen, um eine

Verbesserung der Energiewandlung zu erzielen.

6.2 Konische Rotoren
Die Kennzahlbetrachtungen in Kap. 5.3 haben gezeigt, dass iibliche

Geometrievariationen (Umschlingungswinkel, Langen-/Durchmesserverhiltnis,
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Zéhnezahl) gegensitzliche Wirkungen auf die Spaltsituation und die Drosselung

erzielen und demnach fiir groBe innere Volumenverhéltnisse (v, 25) nur ein eher

geringes Potenzial zur Verbesserung der Kammerfiillung bieten. Eine weitere
Moglichkeit der geometrischen Modifikation liegt im Einsatz konischer Rotoren. Die
nachfolgenden Betrachtungen zu dieser Rotorgeometrie sollen dabei unabhingig von

der Fertigung erfolgen.

Durch eine Verringerung der Rotordurchmesser und damit der Zahnliickenflachen auf
der HD-Seite kann das innere Volumenverhiltnis bei sonst gleichen Geometrie-
parametern (Zahnezahl, Rotorldnge, Umschlingungswinkeln) und gleicher Lage der
Steuerkanten erhoht werden. Dies bietet einerseits die Moglichkeit bei gleichen
Betriebsbedingungen grofere Druckverhiltnisse als bisher einstufig abbauen zu kdnnen.
Andererseits vergroflert sich filir gleiche innere Volumenverhéltnisse gegeniiber der
herkdmmlichen zylindrischen Maschine die Einlassfliche. In Verbindung mit den
untersuchten MaBnahmen zur Verringerung der Spaltmassenstrome wie eine
Verkleinerung des HR-Umschlingungswinkels, eine Verringerung der HR-Zéhnezahlen
oder eine Erhohung der Drehzahlen konnen sich Verbesserungen der Kammerfiillung
ergeben. In der Summe konnen diese MaBBnahmen nach einem Optimierungsschritt zur

Verbesserung der Energiewandlungsgiite beitragen.

Erste Uberlegungen zu der Gestaltung konischer Rotoren haben gezeigt, dass es nicht
sinnvoll erscheint beide Rotoren konisch auszufiihren. Bei einer Anordnung mit nicht
parallelem Achsverlauf, bei der sich der Achsabstand entsprechend den Rotor-
durchmessern dndert, liegen die Stirnflaichen von Haupt- und Nebenrotor nicht mehr in
einer Ebene. Dies flihrt zu Dichtungsproblemen zwischen den Kammern im Bereich der
HD-Stirnflachen. Weiterhin verringert sich der Bauraum fiir die HD-seitigen

Dichtungen und Lager.

Eine achsparallele Anordnung der Rotoren ldsst am Nebenrotor nur einen sehr geringen
Spielraum fiir eine konische Ausfiihrung zu. Die Grofe der Kopfrundungsoéffnung wird
wesentlich durch den Abstand zwischen Nebenrotor-Koptkreis und Walzkreis
bestimmt. Um eine kleine Kopfrundungsoffnung zu realisieren, muss der Koptkreis
daher dicht am zugehdrigen Wilzkreis verlaufen. Andert man den
Kopfkreisdurchmesser so verdndert sich die Verzahnung und die Grofe der

Kopfrundungsoffnung erheblich [39].
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Fiir eine erste Untersuchung soll daher eine Ausfithrung mit konischem Hauptrotor und
zylindrischem Nebenrotor in achsparalleler Anordnung betrachtet werden, wie sie in

Bild 6.14 dargestellt ist.

Bild 6.14: Beispiel fiir ein parallelachsiges Rotorpaar mit konischem Hauptrotor und
gylindrischem Nebenrotor auf der Basis des asym. SRM-Profils (Zihnezahl 4+6;
Dyr =300° a =80mm; Dy = 102mm; Dyr = 80 — 105mm; L = 150mm)
Durch den konischen Verlauf des Hauptrotors bei sonst gleichen Geometrieparametern
verkleinert sich das Kammervolumen gegeniiber der zylindrischen Maschine. Daher
muss flir einen Vergleich von Maschinen mit gleichem theoretischen Volumenstrom bei
gleicher Drehzahl die konische Maschine unter Beriicksichtigung der geometrischen
Ahnlichkeitsbeziehungen mit einem LingenmaBstabsfaktor um ca. 10% vergroBert
werden.
Ein wesentlicher Vorteil der konischen Variante liegt in der HD-seitigen Verbreiterung
des Nebenrotorzahnkopfes, was zu einer deutlicher Vergroflerung des radialen Anteils
der Einlassfliche auf der Nebenrotorseite fiihrt, siche Bild 6.15. Ein Vergleich mit der

zylindrischen Vergleichsmaschine zeigt bei gleichem inneren Volumenverhiltnis von
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v, =5 eine Erhdhung im Maximalwert der Einlassfliche von 540mm* auf 1080 mm®

also um 100%. Dabei verschiebt sich jedoch auch die Lage der Steuerkanten von 119°

auf 138°.

Einlassflachenvergleich
1800 ‘ ‘

1600

1400+ - :
A = 4 4

zylindrische Vergleichs- _
| maschine ¢, =300°vi=5 °

SN
e

= \
, NI
L N

0 20 40 60 80 100 120 140 160
HR-Drehwinkelstellung [°]

1200——

10001~

8001

Einlassflache [mm?]

600

Bild 6.15: Vergleichende Darstellung der Einlassflichen fiir konische Rotoren sowie fiir die
gylindrische Vergleichsmaschine bei gleichem Kammervolumen, gleicher
Ziihnezahl 4+6 und gleichem Achsabstand-/Lingenverhiiltnis a/L.

Vergleicht man die Einlassflachen bei gleicher Steuerkantenlage von 119°, so ergibt

sich weiterhin ein Anstieg im Maximalwert der Einlassfliche von ca. 20% gegeniiber

der Vergleichsmaschine. Die FEinlassflichenkurven zeigen in der ersten Hilfte des

Drehwinkelbereichs einen &hnlichen Verlauf, so dass hier mit einer &hnlichen

Drosselwirkung zu rechnen ist. In der zweiten Hélfte, in der aufgrund des Anstiegs der

Volumenkurve der Volumenstrom zunimmt, zeigt die Einlassflichenkurve fiir das

konische Rotorpaar gro3ere und damit giinstigere Werte.
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Das innere Volumenverhiltnis der konischen Maschine liegt bei diesem Vergleich mit

v, = 6,65 gegeniiber dem v, =5 der zylindrischen Maschine um 33% hoher, wodurch

sich der theoretische Volumenstrom am Einlass um einen entsprechenden Anteil
verringert. Bei dem dargestellten, anndhernd gleichen, Einlassflichenverlauf fiihrt dies

zu einer geringeren fiktiven Stromungsgeschwindigkeit ¢, , am Einlass. Daher ist

selbst flir groBere innere Volumenverhiltnisse bei der konischen Maschine eine

Verringerung der Einlassdrosselung gegeniiber der Vergleichsmaschine zu erwarten.

Dieser Vorteil ist jedoch weiterhin verbunden mit einem vergréferten
Drehwinkelbereich der Kammerfiillung gegeniiber der zylindrischen Maschine. Bei
vergleichbaren inneren Volumenverhéltnissen ist daher mit erhohten Spaltverlusten zu
rechnen. Somit ergeben sich wieder gegensitzliche Wirkungen auf die Kammerfiillung,

wie sie auch bei den in Kap. 5.3 untersuchten Geometrievariationen vorliegen.

Der Drehwinkelbereich des Fiillvorgangs kann durch eine Verringerung des Hauptrotor-

Umschlingungswinkels @ ,,, verkleinert werden. In Bild 6.15 ist dies beispielhaft fiir
ein konisches Rotorpaar mit einem Umschlingungswinkel ®,, =200° bei einem
inneren Volumenverhdltnis von v, =5 dargestellt. Der Drehwinkelbereich reduziert

sich dabei gegeniiber dem konischen Rotorpaar mit einem HR-Umschlingungswinkel

von ®,, =300° um ca. 21% von 138° auf 113,5°. Gegeniiber der zylindrischen

Vergleichsmaschine ergibt sich eine Verringerung von ca. 5%. Dabei liegt das
Maximum der Einlassfliche bezogen auf die Einlassfliche der Vergleichsmaschine um
ca. 35% hoher. Dies wirkt wiederum dem negativen Einfluss auf die Drosselung am
Eintritt entgegen, der sich aus einer mit dem Drehwinkelbereich verkiirzenden
Fiillungsdauer ergibt. Daher wird ein Motor mit konischen Rotoren bei gleicher
FEinlassdrosselung gegeniiber der zylindrischen Maschine einen geringeren
Drehwinkelbereich zur Kammerfiillung bendtigen. Die dadurch verkiirzte Dauer der

Kammerfiillung kann zu einer Verringerung der Spaltmassenstrome beitragen.

Betrachtet man die Verldufe der Einlassflichen in Bild 6.15, so fallt auf, dass die
Einlassflichenkurve flir die konischen Rotoren mit einem HR-Umschlingungswinkel
® . =200° im ersten Teil der Kurve bis zu ihrem Maximum steiler verlduft als die

Kurven der anderen Rotorpaare. Dieser Verlauf ergibt sich, obwohl diese Maschine den

geringsten HR-Steuerkantenwinkel und damit die kleinste axiale Einlassfliche im
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Gehiuse besitzt. Die Ursache liegt in einer axialen Zunahme der radialen Einlassflichen

mit abnehmendem HR-Umschlingungswinkel insbesondere auf der Nebenrotorseite.

XHR

v
Verschneidungs-
kante

Bild 6.16: Winkelbezeichnungen zur Bestimmung der radialen Einlassfliichen

Mit abnehmendem HR-Umschlingungswinkel @ ,, nimmt die Gangh6he der Rotoren

nach

N (6.40)

und damit auch die axiale Erstreckung der Einlassflichen

360° z
vi B - Dy avi'j+T9_TVK
lEa,HR = q)l L lEa,NR = 2 2 L (6.41)
HR D, L
Z,

zu. Dabei kennzeichnen die Winkel ®,, und Y, die Drehwinkellage der

Verschneidungskante in den jeweiligen Koordinatensystemen von Haupt- und

Nebenrotor, sieche Bild 6.16. ¥, bezeichnet nach Rinder den Drehwinkelversatz des

Flankenpunktes auf dem Nebenrotorzahnkopf, der die Arbeitskammer abschlief3t [39].
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Will man die Dauer der Kammerfiillung und damit die Spaltmassenstrome durch eine
Reduzierung der Umschlingungswinkel verringern, so erscheint es aufgrund der
vorhergehenden Uberlegungen besonders wichtig zu sein, dass ein moglichst groBer
radialer Einlassflichenanteil vorliegt. Mit abnehmenden Umschlingungswinkeln
verringert sich der Drehwinkelbereich, in dem der Einlass erfolgt, und damit auch die
axiale Einlassfliche. Die Verkleinerung der radialen Einlassfliche, aufgrund des
geringeren Drehwinkelbereichs, wird durch eine Zunahme der axialen Erstreckung bei
abnehmenden Umschlingungswinkeln verringert. Dadurch ist zu erwarten, dass bei
abnehmenden Umschlingungswinkeln die Drosselung am Eintritt von Maschinen mit
groflem radialen Einlassflichenanteil weniger stark zunimmt als dies bei Maschinen mit

rein radialen Einlassflachen der Fall ist.

6.2.1 Beurteilung anhand der Kennzahlen
Eine Beurteilung der konischen Rotorgeometrie soll wiederum anhand eines Vergleichs

der Spalt- und Einlasskennzahlen mit denen der zylindrischen Vergleichsmaschine

erfolgen (siehe Kap. 5.3).

In Bild 6.17 ist der Verlauf dieser Kennzahlen unter der Annahme gleicher Drehzahlen
und fiir gleiche Expansionsvolumen iiber dem HR-Umschlingungswinkel aufgetragen.
Betrachtet man zunéchst die Spaltkennzahlen, so ist zu erkennen, dass die Kurve der
konischen Rotoren oberhalb der Kurve der zylindrischen Rotoren verlduft. Ein
Vergleich bei gleichem HR-Umschlingungswinkel liefert demnach groBere (also

ungiinstigere) Spaltkennzahlen fiir die betrachteten konischen Rotoren.

Der Grund hierfiir ist jedoch, in dhnlicher Weise wie schon bei der Betrachtung der
Rotoren mit Steuerscheibe in Kap. 6.1.1, nicht auf eine VergroBerung der realen
Spaltbreiten zuriickzufiihren. In Bild 6.18 sind die Spaltbreiten fiir zylindrische und

konische Rotoren mit einem Hauptrotor-Umschlingungswinkel @, =300°

vergleichend dargestellt. Man erkennt, dass die Spaltbreiten der konischen Rotoren mit
Ausnahme des Gehdusespaltes bei gleicher Hauptrotor-Drehwinkelstellung kleiner sind
als die der zylindrischen Rotoren. Die Ursache fiir die ungiinstigeren Spaltkennzahlen
ist allein auf die Verschiebung der Steuerkantenlage hin zu einer groBeren
Drehwinkelstellung von 119° auf 138° zuriickzufiihren. Diese ergibt sich aus einem

verdanderten Verlauf der Volumenkurve gegeniiber der Vergleichsmaschine, siche Bild
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6.18. Dadurch nimmt zum einen die wirksame Gehédusespaltbreite gegeniiber der
Vergleichsmaschine zu und zum anderen steigt die Dauer, in der die Spalte wihrend des
Fiillvorgangs wirksam sind. Besonders ungiinstig ist in diesem Zusammenhang, dass die
Verliangerung des Fiillvorgangs bei nahezu vollstindig ausgebildeten Spaltbreiten
erfolgt. In der Summe fiihrt dies zu einer hdheren Spaltkennzahl und damit zu einer

ungiinstigeren Spaltwirkung.
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Bild 6.17: Auf die Einheitsmaschine 11 normierte Spalt- und Einlasskennzahlen fiir ein
Rotorpaar mit konischem Hauptrotor im Vergleich zu zylindrischen Rotoren bei
Variation des  Hauptrotor-Umschlingungswinkels  (berechnet fiir  das

asymmetrisches SRM-Profil 4+6; L/ D, =15; v. =5).

Die Einlasskennzahlen in Bild 6.17 verdeutlichen ein demgegeniiber entgegengesetztes
Verhalten. Die Kurve fiir die Einlasskennzahlen der konischen Rotoren verlduft deutlich
oberhalb der Kurve fiir die zylindrischen Rotoren (ca. 80% bezogen auf die
Vergleichsmaschine) als Kennzeichen fiir eine Verbesserung der Einlassbedingungen
mit einer verminderten Drosselung am Eintritt. Griinde hierfiir sind zum einen die

langere Dauer des Fiillvorganges bei gleichem Kammervolumenstrom, wodurch sich
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die fiktive Stromungsgeschwindigkeit am Eintritt verringert, und zum anderen die
VergroBBerung der Einlassfliche insbesondere durch einen grof3en radialen Flichenanteil
auf der Nebenrotorseite.

Fiir eine Beurteilung der konischen Variante ist es daher sinnvoll, Zustinde gleicher
Spaltkennzahlen und gleicher Einlasskennzahlen mit einander zu vergleichen. Als
Bezug dient wiederum die zylindrische Vergleichsmaschine mit einem Hauptrotor-

Umschlingungswinkel von @ ,, =300°. Ein Vergleich bei einer auf die
Vergleichsmaschine normierten Spaltkennzahl IIg,, =1 in Bild 6.17 fiihrt fir ein
vergleichbares konisches Rotorpaar zu einer Verringerung des Hauptrotor-
Umschlingungswinkels auf ca. @ ,, =240°. Dabei ergibt sich eine Verbesserung der

Einlasskennzahl gegeniiber der Vergleichsmaschine um ca. 25%.
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Bild 6.18: Vergleich der Spaltbreitenverliufe fiir zylindrische und konische Rotoren in
Abhiingigkeit von der Hauptrotor-Drehwinkelstellung (berechnet fiir das

asymmetrische SRM-Profil 4+6; ® ,, =300°; L/D,, =15; v, =5).

Vergleicht man die Rotorgeometrien bei gleicher normierter Einlasskennzahl

I, ,. =1, so muss der Hauptrotor-Umschlingungswinkel fiir die konischen Rotoren
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auf ca. @,, =205° verringert werden, um &hnliche Einlassbedingungen zu erhalten,

wie sie an der Vergleichsmaschine vorliegen. Fiir diesen Fall vermindert sich die

Spaltkennzahl um ca. 7% gegeniiber der der Vergleichsmaschine.

Fir die betrachtete konische Rotorgeometrie ist somit eine Verbesserung der

Kammerfiillung gegeniiber der Vergleichsmaschine zu erwarten.

6.2.2 Einfluss der Zihnezahlen

Die bisherigen Betrachtungen wurden fiir ein beispielhaft ausgewéhltes konisches
Rotorpaar basierend auf der Vergleichsmaschine mit einer Zdhnezahlkombination von
4+6 dargestellt. Es stellt sich nun die Frage, ob dies die glinstigste
Zihnezahlkombination fiir diese Rotorgeometrie ist, oder ob andere Zdhnezahlen eine

weitere Verbesserung der Kammerfiillung zulassen.

Die bisherigen Betrachtungen haben gezeigt, dass der radiale Anteil der Einlassfliche
am Nebenrotor einen wesentlichen Beitrag zur Verbesserung der Kammerfiillung
liefert. Dieser Anteil wird auch von der Nebenrotorzdhnezahl beeinflusst. Fiir kleine
Zihnezahlen am Nebenrotor vergrofert sich der Drehwinkelbereich und damit die
Drehwinkelstellung der nebenrotorseitigen Steuerkante. Daher ist zu untersuchen, ob
die Nebenrotorzdhnezahl fiir konische Rotoren einen gréBeren Einfluss auf die
Kammerfiillung besitzt als dies bei den zylindrischen Rotoren der Fall ist, siche Kap.
5.3. Zu diesem Zweck werden in Bild 6.19 Zéhnezahlkombinationen in einem Bereich
von 3+4 bis 4+6 fiir Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen bei gleicher Drehzahl

anhand der Spalt- und Einlasskennzahlen miteinander verglichen.

Wie auch bei den zylindrischen Rotoren ist eine Verbesserung der Einlasskennzahl
durch eine Erhohung der Hauptrotorzdhnezahl zu erzielen, was auf eine VergroBerung
der gehduseseitigen Einlassoffnung mit zunehmender Zdhnezahl zuriickzufiihren ist. Im
Unterschied zu den zylindrischen Rotoren ist jedoch zusétzlich ein positiver Einfluss
einer abnehmenden Nebenrotorzihnezahl auf die Einlasskennzahl zu erkennen. Ursache
hierfiir ist die VergroBerung der Nebenrotorzahnbreite und damit auch der

nebenrotorseitigen radialen Einlassfliche im Gehiuse.

Die Spaltkennzahlen zeigen ebenfalls die fiir zylindrische Rotoren bekannte
Abhingigkeit einer Verbesserung mit abnehmender Hauptrotorzdhnezahl. Fiir eine

Variation der Nebenrotorzdhnezahl ist keine eindeutige Tendenz zu erkennen. Wihrend
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die Spaltkennzahl bei 3 Hauptrotorzéhnen mit abnehmender Nebenrotorzihnezahl leicht
ansteigt, wie dies auch bei zylindrischen Rotoren der Fall ist, bleibt bei 4

Hauptrotorzdahnen und Variation der Nebenrotorzihnezahl die Spaltkennzahl nahezu

unverandert.
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Bild 6.19: Kennzahlenvergleich konischer Rotoren mit Zihnezahlen in einem Bereich von
3+4 bis 4+6 (die Kennzahlen sind auf die Einheitsmaschine 11 normiert)

In beiden Fillen wirkt sich jedoch der Einfluss einer Variation der Nebenrotorzdhnezahl

auf die Spaltkennzahl gegeniiber einer Anderung der Hauptrotorzihnezahl geringer aus.
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Dies gilt solange die Nebenrotorzéhnezahl grofer als die des Hauptrotors ist, was
wiederum den Ergebnissen aus den Betrachtungen zylindrischer Rotoren entspricht. Die
Einlasskennzahl zeigt deutlich groBere Gradienten bei Anderung der Zihnezahlen
gegeniiber der Spaltkennzahl. Die Betrachtungen lassen demnach fiir konische Rotoren
den Einsatz kleiner Hauptrotorzdhnezahlen zur Verbesserung der Spaltsituation und
kleiner Nebenrotorzdhnezahlen zur Verbesserung der Einlasssituation als sinnvoll

erscheinen.

6.2.3 Energetische Beurteilung
Die vorangegangenen Kennzahlbetrachtungen haben gezeigt, dass fiir den Einsatz

konischer Rotoren bei der Wahl geeigneter Geometrieparameter (Zdhnezahlen,
Umschlingungswinkel) ein deutliches Potenzial zur Verbesserung der Kammerfiillung
vorhanden ist. Die Einlassdrosselung und die Spaltmassenstrome werden jedoch neben
den rein geometrischen Gegebenheiten entscheidend von Betriebsparametern wie der
Fiillungsdauer (drehzahlabhéngig), dem HD- und ND-Druck, der HD-Temperatur sowie
der Art des Arbeitsmediums (Schallgeschwindigkeit) beeinflusst. Wie grof3 das
Potenzial zur Verringerung der Drosselung wirklich ist, kann daher immer nur fiir den

jeweiligen Anwendungsfall beantwortet werden.

Fir einen gegebenen Betriebsfall soll als Beurteilungskriterium fiir die Einlass-

drosselung z. B., der innere isentrope Giitegrad des Modells einer ideal dichte Maschine

n _ P, _ Meia Wiia  Wiia (6.42)
i,s,id — - . - .
Ps,id m Ahs,id Ahs,id

ex,id

dienen. Dabei ist vorauszusetzen, dass die Einfliisse weiterer Verlustquellen wie der
Wirmeiibergang vom Arbeitsmedium zu den arbeitsraumbegrenzenden Bauteilen
(Gehduse und Rotoren) [33], [29] oder Dissipation durch Fluidreibung in der
Arbeitskammer [31] fiir den betrachteten Betriebsfall gegeniiber den Hauptverlust-

quellen (Drosselung und Spaltverluste) gering sind.

Ein Vergleich mit dem inneren isentropen Giitegrad einer Maschine mit Spaltverlusten

_B_mex'wi_wi 643
T =P T A AL, (6-43)

N
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gibt Aufschluss dariiber, wie groB3 die Einfliisse der Spaltmassenstréme und der
Drosselung auf die Energiewandlung im einzelnen sind. Danach kann entschieden
werden, ob durch eine geeignete Wahl der Geometrieparameter zur Verbesserung des
Giitegrades die Einlassdrosselung reduziert werden sollte, oder eher ein Schwerpunkt
auf die Verringerung der Spaltmassenstrome wihrend des Fiillvorgangs zu legen ist.
Die Wirkung der geometrischen Anderungen auf die Energiewandlungsgiite kann in

erster Ndherung anhand der Kennzahlen beurteilt werden.

Dieses Vorgehen wird nachfolgend an einem beispielhaften Betriebsfalls erldutert. Die

Betriebsparameter fiir dieses Beispiel sind der Tabelle 6.1 zu entnehmen.

Arbeitsmedium Wasserdampf
Eintrittsdruck [bar] 15
Eintrittstemperatur [°C] 250
Inneres Volumenverhéltnis [-] 5
Drehzahl [min™] 16852
(entspricht einer Umfangsgeschwindigkeit
von 90 m/s fiir die Vergleichsmaschine)

Tabelle 6.1:  Betriebsparameter fiir den energetischen Geometrievergleich

Fiir die Simulationsrechnungen wird das im Anhang Kap. 9.2 beschriebene vereinfachte
Modell zur Berechnung thermodynamischer Zustandsgrofen in der Arbeitskammer
verwendet. Darin wird das Arbeitsspiel in hinreichend kleine Zeitintervalle At
unterteilt, innerhalb derer von stationdren Stromungen ausgegangen wird. Die
Berechnung der zu- und der abstromenden Massen- und Enthalpiestréme erfolgt nach
dem Modell einer einfachen adiabaten Diisenstromung. AnschlieBend werden anhand
der Massen- und Energiebilanzen die neuen ZustandsgroBen des Arbeitsmediums in der
Arbeitskammer berechnet. Warmeiibergénge und der Einfluss von Fluidreibung in der
Arbeitskammer sind hierin, weil stark konstruktionsabhédngig, nicht beriicksichtigt. Die
Berechnung der anschlieBenden Expansion erfolgt polytrop. Fiir die gesamte
Berechnung wird das Arbeitsmedium Wasserdampf unter Beriicksichtigung hinreichend

kleiner Driicke und Temperaturdnderungen als ideales Gas betrachtet.
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Bild 6.20: Vergleich der Liefergrade und der innerer isentropen Giitegrade von konischen
Rotorgeometrien mit denen der zylindrischen Vergleichsmaschine anhand von
Modellrechnungen fiir eine ideal dichte Maschine (Arbeitsmedium Wasserdampf;

py =15bar; 3, =250 °C; angepasster Betrieb; v, =5; n,, =16852 min™).

Durch die Drosselung am Eintritt und die Spaltmassenstrome wéhrend der
Kammerfiillung verringern sich der Druck und die Masse in der Arbeitskammer der
realen Maschine gegentiber der theoretischen Kammerfiillung. Dies wirkt sich direkt auf
den Kammerdruckverlauf wéhrend der Expansionsphase und damit den ND-seitigen
Kammerdruck aus. Fiir eine Festlegung des Austrittsdrucks ist es daher notwendig,
Kenntnisse iiber die zu erwartende Kammerfiillung und den Expansionsverlauf zu
besitzen, um eine energetisch ungiinstige Uberexpansion oder eine deutliche
Nachexpansion zu vermeiden. Die Anpassung des ND-seitigen Kammerdrucks auf den
anliegenden Austrittsdruck ist eine Optimierungsaufgabe unter Beriicksichtigung der
Kammerfiillung, die im Wesentlichen {iber eine Anpassung des inneren
Volumenverhéltnisses erfolgt. Der Einfluss einer nicht angepassten Expansion auf die
Energiewandlung ist demnach von den Vorgidngen bei der Kammerfiillung getrennt zu
betrachten. Fiir eine reine energetische Beurteilung der Drosselung am Eintritt und der

Spaltmassenstrome wéhrend der Kammerfiillung wird deshalb fiir jede betrachtete
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Geometrie von einem angepassten Betriebszustand ausgegangen, d. h. der
Austrittsdruck entspricht immer dem jeweils zu erwartenden ND-Kammerdruck!

Ausgangspunkt der Betrachtungen ist die zylindrische Vergleichsmaschine. Betrachtet
werden zundchst die Ergebnisse der Modellrechnungen fiir die ideal dichte Maschine,
wie sie in Bild 6.20 fiir eine Variation des HR-Umschlingungswinkels in einem Bereich
von 150° bis 300° dargestellt sind. Der Liefergradverlauf zeigt eine deutliche Abnahme

bei einer Verkleinerung des HR-Umschlingungswinkels von 82% bei @ ,, =300° auf
34% bei @ ,, =150°. Dabei nimmt der Gradient im Kurvenverlauf mit zunehmendem

HR-Umschlingungswinkel ab.
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Bild 6.21: Druck- und Temperaturverliufe fiir zylindrische Rotoren mit unterschiedlichen
Umschlingungswinkeln berechnet fiir das Modell der ideal dichten Maschine

(Arbeitsmedium Wasserdampf; p, =15 bar; 3, =250 °C; angepasster Betrieb;
v, =5; n,, =16852 min™).

Der innere isentrope Giitegrad zeigt qualitativ den gleichen Verlauf, jedoch sind die
Gradienten hier deutlich geringer ausgepragt. Es ergibt sich lediglich eine Abnahme von
94% auf 78%. Mit zunehmendem HR-Umschlingungswinkel nimmt auch hier der

Gradient ab. Fiir groBe HR-Umschlingungswinkel im Bereich von 250° bis 300° ist
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daher in dem betrachteten Betriebsfall der Einfluss der Drosselung auf die
Energiewandlungsgiite weniger stark ausgeprigt. Damit verbunden ist —an den
Druckverldufen, Bild 6.21, zu erkennen — eine geringe Druckdifferenz zwischen dem

Eintrittsdruck p, und den maximalen Kammerdruck.

Fiir einen HR-Umschlingungswinkel von @ ,, =300° macht sich lediglich eine geringe

Differenz von ca. 0,5 bar zwischen dem Eintrittsdruck und dem maximalen
Kammerdruck bemerkbar. Die Drosselung bewirkt hier im Wesentlichen einen
vorzeitigen Expansionsbeginn bei verringerter Kammermasse, dhnlich einer
VergrofBerung des inneren Volumenverhéltnisses. Die reine Massednderung wirkt sich

zwar nach

Py =My Wiig =l Zyg Mg Wiia =Npp Zyp Wi (6.44)

auf die GroBe der Arbeitsfliche W, ,, und damit die innere Leistung P, aus, hat aber

1

nach Gleichung (6.42) keinen Einfluss auf den Giitegrad. Fiir den Giitegrad

P Pur *Zyg " Mexja *Wiia 1 Wi 1 W

Mot = Ps,id B Npp *Zyg M Ahs,id ) Z my, 'Ahs,;d B Z W, (6.45)

ex,id

ist entscheidend, wie grof3 die Abnahme der Innenarbeit ist, die iiber die Verringerung

des Liefergrads hinaus geht.

Fiir die Innenarbeit einer ideal dichten Verdrangermaschine gilt:
Wi =—$pud? (6.46).

Um die Drosselwirkung auf die Energiewandlungsgiite zu veranschaulichen, ist es
niitzlich, die Arbeitsflichen im p-V-Diagramm darzustellen, siche Bild 6.22. Die als

Bezugsgroe dienende isentropen Arbeit
W) =2,-W, (6.47)

beriicksichtigt dabei unter Einbeziehung des Liefergrads die reale Kammermasse. Mit
abnehmendem Liefergrad wird die Arbeitsfliche der isentropen Vergleichsmaschine

demnach kleiner.
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Da die Arbeitsflache iiber ein geschlossenes Ringintegral bestimmt wird, kann sie auch

iiber das Integral der Druckdnderungsarbeit
W, =—§pdv = §Vdp (6.48)
ermittelt werden. Damit bildet der Liefergrad nach
W) =4, W, =2, -§V dp=§4, ¥ dp (6.49)

einen Skalierungsfaktor fiir das Volumen (Baugrof3e) der isentrope Vergleichsmaschine.
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Bild 6.22: Darstellung der Arbeitsverlustflichen aufgrund von Drosselung und der
Riickgewinnfliichen fiir das Modell einer ideal dichten Maschine anhand von
zwei beispielhaft ausgewdihlten HR-Umschlingungswinkeln (Arbeitsmedium

Wasserdampf; p. =15bar; 3, =250°C; zyl. Rotoren, asym. SRM 4 + 6

angepasster Betrieb; v, =5; n,, =16852 min™).

In Bild 6.22 sind die Kurven berechneter Druckverldufe innerhalb der Arbeitskammern
zweier ideal dichter Maschinen zu sehen, die die Arbeitsflichen zur Bestimmung der

Innenarbeit W,,, begrenzen. Die Differenzflichen zwischen den Druckverldufen der
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ideal dichten Maschinen und den zugehorigen isentropen Druckverldufen geben dabei
den Finfluss der Drosselung als Verlustflachen anschaulich wieder.

Die Dissipation aufgrund von Drosselung flihrt gegeniiber der isentropen Expansion zu
einer Temperaturerhéhung in der Arbeitskammer. In Bild 6.21 ist die
Temperaturerhbhung  mit  zunehmender  Drosselung  bei  kleinen  HR-
Umschlingungswinkeln fiir einen Vergleich bei gleichen Kammerdriicken zu erkennen.
Nach dem idealen Gasgesetz p-V =m-R-T ist eine Temperaturerhdhung bei gleicher
Kammermasse und gleichem Kammervolumen mit einer Druckerhdhung verbunden.
Daraus ergibt sich ein Riickgewinn an Arbeitsfliche (blaue Fliche in Bild 6.22), der
eine VergroBBerung der realen Arbeitsfliche gegeniiber der isentropen Expansion
darstellt und somit den Verluste durch die Drosselung reduziert. Fiir die
Vergleichsmaschine mit 300° HR-Umschlingungswinkel ist dieser Anteil gering. Fiir
den Fall starker Drosselung (HR-Umschlingungswinkel 150°) ist er jedoch deutlich
ausgeprigt, was durch den abnehmenden angepassten ND-Druck beglinstigt wird.

Fiir den Fall der erhohten Drosselung (150° HR-Umschlingungswinkel) betrdgt die
Verringerung des Liefergrads gegeniiber der theoretischen Kammerfiillung

A4, ., = 66% . Die Abnahme der Energiewandlungsgiite liegt unter den oben gemachten
Annahmen und bei angepasstem Motorbetrieb bei A7, ,, = 22%, siche Bild 6.20. Bei

geringer Drosselung (300° HR-Umschlingungswinkel) mit einer Verringerung des

Liefergrads um A4, =19% liegt die Abnahme der Energiewandlungsgiite lediglich
bei An, ., =6%.
Im Mittel ergibt sich fiir das Verhiltnis der Anderungen von Liefergrad und Giitegrad

Ay
An i,5.id

im betrachteten Fall fiir die zylindrische Maschine ein Wert von ca. 3,3 mit

einer Abweichung von +10%. Damit ist in erster Ndherung ein linearer Zusammenhang
zwischen der Liefergradinderung und der Anderung des inneren isentropen Giitegrades

gegeniiber dem Optimum einer isentropen Bezugsmaschine hergestellt.

Fiir den Fall das ein linearer Zusammenhang zwischen dem Liefergrad und der
Einlasskennzahl besteht, kann somit die Einlasskennzahl auch zur Beurteilung der

Anderung der Energiewandlungsgiite verwendet werden. Dies ist bei der ausgeprigten
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Drosselung im vorliegenden Beispiel der Fall. Fiir die in Bild 6.19 dargestellten
konischen Varianten gilt damit fiir eine erste ndherungsweise Beurteilung, dass eine
Halbierung der Einlasskennzahl eine Verdoppelung der Drosselverluste zur Folge hat.
Ist der Einfluss der Drosselung auf die Energiewandlungsgiite fiir eine Maschine
(z. B. die Vergleichsmaschine) bei einem gegebenen Betriebsfall bekannt, so kann
anhand der Einlasskennzahl eine verdnderte Rotorgeometrie im Hinblick auf die

Drosselwirkung beurteilt werden.

In einem néichsten Schritt soll zusétzlich der Einfluss der Spaltmassenstrome betrachtet
werden. Dazu sind in Bild 6.23 Kurvenverldufe fiir Maschinen mit und ohne
Berticksichtigung der Spaltmassenstrome vergleichend dargestellt. Erwartungsgemal ist
eine deutliche Zunahme des Liefergrades fiir die Maschine mit Spaltverlusten
gegeniiber der ideal dichten Maschine besonders bei grofen  HR-
Umschlingungswinkeln zu erkennen. Dadurch bedingt sinken die Giitegrade. Mit
abnehmendem Umschlingungswinkel nehmen die Spaltmassenstrome und damit auch

die Differenzen im Liefergrad ab, die Kurvenverldufe nidhern sich einander an.
Um die Anderung des Spaltmassenstroms nig, beurteilen zu konnen, muss dieser in
Relation zum tatsdchlichen Expansionsmassenstrom 1, betrachtet werden. Dies kann

i,
mg

X

in der dargestellten Form des bezogenen Spaltmassenstroms

geschehen. Fiir das

konische Rotorpaar ist eine Verringerung des Quotienten von 0,28 auf 0,23 um ca. 18%
bei abnehmendem HR-Umschlingungswinkel zu erkennen. Das entspricht der
energetisch wirksamen Reduzierung des Spaltmassenstroms, die an der Verringerung
der Giitegraddifferenz zur ideal dichten Maschine abgelesen werden kann. Dieser

Zusammenhang wird auch durch die Spaltkennzahl Ilg,,  — in Bild 6.19 ausgedriickt.

Die Anderung der Spaltkennzahl gibt demnach einen Hinweis auf die zu erwartende

Anderung in der Giitegraddifferenz zur ideal dichten Maschine.

Der in Bild 6.23 dargestellte Vergleich der inneren isentropen Giitegrade lésst fiir das
konische Rotorpaar eine Verbesserung von ca. 8% gegeniiber dem maximalen
Wirkungsgrad der Vergleichsmaschine erkennen. Die Verdnderung des Giitegrades bei
Variation des HR- Umschlingungswinkels ist dabei fiir den konischen Fall gering, da

einer Verringerung der Spaltmassenstrome eine Zunahme der Drosselwirkung entgegen
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wirkt. Es ist ein schwach ausgeprigtes Optimum in einem HR-Umschlingungs-

winkelbereich zwischen 150° und 200° zu erwarten.

Liefergrad kon. 3+4 real s+ Liefergrad kon, 3+4 ideal dicht
—— Liefergrad zyl.4+6 real —— Liefergrad zyl.4+6 ideal dicht
= mg/m, kon. 3+4 real —— mg/my, zyl. 4+6 real
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Bild 6.23: Vergleich von zylindrischen und konischen Rotorgeometrien bei Variation des
HR-Umschlingungswinkels anhand von [Ergebnissen aus Simulations-
rechnungen (angenommener Betriebsfall: Arbeitsmedium Wasserdampf;

py =15bar; 3, =250 °C; angepasster Betrieb; v, =5; n,, =16852 min™).
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Fiir die zylindrischen Rotoren liegt bereits bei einem HR-Umschlingungswinkel von
300° eine so groBe Drosselwirkung vor, dass keine Verbesserung im Giitegrad durch
eine Verringerung des Umschlingungswinkels mehr zu erzielen ist. Fiir kleine
Umschlingungswinkel nehmen aufgrund zunehmender Drosselung die Kammermasse
und der Kammerdruck stark ab, siche Bild 6.21. Dadurch vergroBert sich der Anteil des
Spaltmassenstroms iiber die HD-ND-Verbindung des HD-Stirnspaltes am
Gesamtspaltmassenstrom, da hier weiterhin das maximale Druckverhéltnis anliegt. Dies
wird an der Zunahme des bezogenen Spaltmassenstroms fiir HR-Umschlingungswinkel

® . <200° deutlich, Bild 6.23. In diesem Fall miissen fiir eine Beurteilung der

Rotorgeometrie anhand von Kennzahlen energetisch bewertete Kennzahlen verwendet

werden, in denen die Druckdifferenz am Spalt beriicksichtigt wird.

Die Beurteilung einer Rotorgeometrie anhand der Kennzahlen soll hier an einem

Beispiel erldutert werden:

Die zylindrische Vergleichsmaschine (300° HR-Umschlingungswinkel) besitzt in Bild
6.23 dargestellten beispielhaften Betriebsfall innere isentrope Giitegrade von 94,5% fiir
die ideal dichte Maschine und 62,2% fiir die Maschine unter Beriicksichtigung der
Spalte. Die Differenz von 32,3% ist demnach auf die Spaltwirkung zuriickzufiihren.
Betrachtet man die Kennzahlverldufe in Bild 6.19, so kann fiir das konische 3+4 Profil
bei einem HR-Umschlingungswinkel von 150° eine Spaltkennzahl von ca. 0,75
abgelesen werden, was einer Verringerung der Spaltwirkung um 25% gegeniiber der
Vergleichsmaschine entspricht. Die Einlasskennzahl zeigt ebenfalls einen Wert von ca.
0,75. Diese um 25% erhohte Drosselwirkung fiihrt zu einem Absinken im Giitegrad der
dichten Maschine gegeniiber der Vergleichsmaschine um 1,4% auf 93,1%. Die
verringerte Spaltwirkung bewirkt eine Verkleinerung in der Giitegraddifferenz zwischen
der ideal dichten Maschine und der Maschine unter Beriicksichtigung der Spaltwirkung
von 8,1% auf 24,2%. Daraus ergibt sich in der Summe ein Giitegrad von 68,9%, also

eine Verbesserung gegeniiber der Vergleichsmaschine von 6,7%.

Die Abweichung gegeniiber der in Bild 6.23 abzulesenden Verbesserung von 8% fallt
mit 16% recht hoch aus. Die Kennzahlen lassen demnach lediglich eine erste eher grobe
Beurteilung einer Rotorgeometrie hinsichtlich eines moglichen Verbesserungspotenzials

zu. Sie stellen jedoch ein niitzliches Werkzeug fiir eine geometrische Vorauswahl dar.
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6.3 Einlassscheiben auf Haupt- und Nebenrotor

Die Betrachtungen in Kap. 6.1 haben gezeigt, dass durch den Einsatz einer
Einlasssteuerscheibe auf dem Hauptrotor eine Verringerung der wirksamen Spaltbreiten
wihrend des FEinlassvorgangs gegeniiber der herkommlichen Einlassgeometrie bei
anndhernd gleicher Drosselung zu erreichen ist. Lediglich der sich aus dem Schadraum
ergebende Nachteile einer dissipativen Vorkammerfiillung kann zu einer wesentlichen
Einschrinkung des Einsatzbereiches fiihren. In Kap. 6.2 wurde mit dem konischen
Hauptrotor in Verbindung mit einem zylindrischen Nebenrotor eine weitere Moglichkeit
zur Verbesserung der Kammerfiillung vorgestellt, die zu einer Wirkungsgradsteigerung
beitragen kann. Fiir diese Variante ist jedoch zur Zeit die Frage nach einer

wirtschaftlichen Rotorfertigung noch nicht abschlie3end untersucht worden.

Bild 6.24: Beispiel fiir ein Rotorpaar mit profilierten Einlassscheiben auf Hauptrotor und
Nebenrotor auf der Basis des asym. SRM-Profils (Zihnezahl 4+6; @yg = 300°;
a=80mm; Dyg = 102mm; D’y = 86mm (Scheibe); Dygr = 102mm; L = 150mm)

Als einen ersten Schritt in Richtung einer geometrischen Einlassoptimierung ist die im

Folgenden vorgestellte Variante zweier profilierter Einlassscheiben zu sehen, die einen

Kompromiss zwischen den beiden bereits vorgestellten Varianten darstellt.
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Ein Beispiel einer solchen Variante ist in Bild 6.24 zu sehen. Dabei ist in dhnlicher
Weise wie bei der konischen Ausfiihrung der Kopfkreisdurchmesser der Scheibe auf
dem Hauptrotor kleiner als der entsprechende Durchmesser des eigentlichen Rotors. Der
Scheibendurchmesser auf dem Nebenrotor stimmt mit dem des Rotors {iberein. Dadurch
kann zum einen die Einlassfliche durch einen grofen radialen Flidchenanteil auf der
Nebenrotorseite in der Summe vergréfert werden, zum anderen besitzen die Scheiben
aufgrund ihrer Profilierung keinen Schadraum, so dass der Nachteil einer
Vorkammerfiillung entféllt. Damit lassen sich wesentliche Voraussetzungen fiir eine

Verbesserung der Energiewandlungsgiite erfiillen.

6.3.1 Geometrieparameter der Einlassscheiben
Im Unterschied zu der Variante der konischen Rotoren ergeben sich fiir die Ausfiihrung

der zylindrischen Rotoren mit zwei Einlassscheiben zwei weitere geometrische

Freiheitsgrade. Dies ist zum einen die Scheibenbreite By und zum anderen der
Koptkreisdurchmesser der Scheibe auf der Hauptrotorseite D,,, . Weiterhin dndert sich

durch den unstetigen Ubergang zwischen Rotor und Scheibe die Spaltsituation. Es

ergeben sich zusitzliche Spaltflichen im Stirnschnitt an der Ubergangsstelle.

6.3.1.1 Breite der Einlassscheiben

Bei der Variante mit einer Steuerscheibe auf dem Hauptrotor wurde die Scheibenbreite
anhand der maximalen Einlassflache festgelegt. Die radiale Einlassfliche der Scheibe
entsprach bei vorgegebener Steuerkantenlage dabei der axialen Zahnliickenfliche am
Hauptrotor. Eine dhnliche Vorgehensweise ist prinzipiell auch fiir die Variante mit zwei
Scheiben moglich. Hierbei ist der engste Querschnitt jedoch durch die axialen
Zahnliickenflachen der Scheiben vorgegeben. Die gehéduseseitige Einlassfliche am
Hauptrotor nimmt dabei deutlich zu Gunsten der Fliche am Nebenrotor ab, so dass hier
der Einlassbereich am Nebenrotor dominiert und damit fiir den Einlassvorgang
signifikant wird, siehe Bild 6.25. Die axiale Zahnliickenfliche der Nebenrotorscheibe ist
jedoch verglichen mit der Zahnliickenfliche des Rotors selbst eher gering. Daher
erscheint es sinnvoll, eine andere Bedingung zur Festlegung der Scheibenbreite zu

verwenden.

Die radiale Einlassfliche an der Nebenrotorscheibe liefert einen wesentlichen Anteil an

der gesamten Einlassflache. Diese sollte daher vollstindig fiir den Einlassvorgang zur
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Verfiigung stehen und nicht durch die Scheibenbreite begrenzt werden.
Dementsprechend soll fiir die folgenden Betrachtungen die Breite der Einlassscheiben
in Ubereinstimmung mit der axialen Ausdehnung der radialen Einlassfliche an der
Nebenrotorscheibe gewidhlt werden. Sie ergibt sich aus dem Schnittpunkt der radialen

Steuerkante an der Nebenrotorscheibe mit der Verschneidungskante, Bild 6.25.

Um die hier zugehodrige Scheibenbreite bestimmen zu konnen, muss demnach die
radiale Einlassfliche und damit auch die Lage der Steuerkanten bekannt sein. Die
Steuerkantenlage ergibt sich bei einem vorgegebenen inneren Volumenverhiltnis aus
der Volumenkurve der Maschine, die ihrerseits wiederum von der Scheibenbreite
beeinflusst wird. Diese Anforderung stellt ein Nullstellenproblem fiir die Bestimmung

der Scheibenbreite dar, welches iterativ zu 16sen ist.

Bild 6.25: Einlassfliiche fiir ein Rotorpaar mit profilierten Einlassscheiben auf Hauptrotor
und Nebenrotor auf der Basis des asym. SRM-Profils (Zihnezahl 4+6;
Dur =300°% a=80mm; Dyg=102mm; D’yp=86mm; Dyr=102mm;
L =150mm; vi =5).

Bei konstanten Geometrieparametern und einem konstanten inneren Volumenverhiltnis

lassen sich die einzelnen Funktionswerte dieses Nullstellenproblems, nidmlich die

Steuerkantenlage in Abhédngigkeit vom Kammervolumen und damit von der
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Scheibenbreite des  Hauptrotors und dem  Hauptrotor-Scheibendurchmesser
e VsV (@ L3 203 Z i s D s Do B3 Dl ) sowie die Scheibenbreite als Funktion
der Steuerkantenlage und der Einlassfliche Bj (e, ,D)y ), einfach ermitteln. In Bild
6.26 ist eine Schar der jeweiligen Funktionen bei Variation des Scheibendurchmessers
D}, auf der Hauptrotorseite grafisch dargestellt. Die Schnittpunkte der jeweils

zueinander gehorenden Kurven gleichen Durchmessers erfiillen die in den Funktionen
formulierten Anforderungen und I6sen so das Nullstellenproblem. Die gesuchte

Scheibenbreite kann aus dem Diagramm abgelesen werden.

—— B (D';=82mm) —— B (D'y;z=84mm) —— B (D',;z=86mm) B,(D'yz=88mm)
B, (D';z=90mm) B,(D';z=92mm)
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Bild 6.26: Breite der Steuerscheiben in Abhdngigkeit von der Lage der Steuerkanten bei

Variation des Hauptrotorscheibendurchmessers D, (berechnet fiir das asym.

SRMProfil;  Ziihnezahl 4+5; @yr=300°% a=80mm; Dyg=102mm;
Dyr=102mm; L = 150mm; v; = 5)

6.3.1.2 Kopfkreisdurchmesser der Scheibe auf der Hauptrotorseite
Der Koptkreisdurchmesser der Scheibe auf der Hauptrotorseite hat einen wesentlichen

Einfluss auf die Kammerfiillung. Er bestimmt {iber die Zahnbreite am Nebenrotor die

radiale Einlassfliche im Gehduse sowie die Zahnliickenfliche, die fiir die
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Kammerfiillung zur Verfiigung steht. Ein kleiner Kopfkreisdurchmesser fiihrt zu einer
groflen Zahnbreite auf der Nebenrotorseite mit groBBem radialen Einlassbereich aber
kleiner Zahnliickenfldche. Fiir einen optimalen Einlass sind die Flachen und
Drehwinkelbereiche entsprechend der Forderung nach einer maximalen Einlassfldche,
wie schon bei der Auswahl fiir eine Steuerscheibe in Kap. 6.1 beschrieben wird,

aufeinander abzustimmen.

Bild 6.27: Entwicklung des Kammervolumens fiir ein Rotorpaar mit zwei Steuerscheiben
dargestellt fiir das asym. SRMProfil; Zihnezahl 4+6; @ygr =300°% a=80mm;
Dyr=102mm; Dyg = 102mm; D’y = 86mm L = 150mm; v; = 5.

Ein weiterer Aspekt der hierbei genauer betrachtet werden muss, ist die Entwicklung

des Kammervolumens. Aufgrund der unstetigen Ubergiinge zwischen den Scheiben und

den Rotoren erfolgt diese in zwei Stufen. In Bild 6.27 ist die Entwicklung des

Kammervolumens beispielhaft fiir einen mittleren Scheibendurchmesser von

D', . =86 mm dargestellt. Ausgehend von der Nullstellung der Scheiben im HD-

Stirnschnitt wird bei Drehung der Rotoren zunéchst der sich 6ffnende Zahnliickenraum
im Bereich der Scheiben gefiillt (a). Haben sich die Rotoren so weit gedreht, dass in der
Ubergangsebene von den Scheiben auf die Rotoren die Nulllage iiberschritten wurde, so
beginnt sich ein Kammervolumen im eigentlichen Rotorbereich zu bilden. Aufgrund der

Differenz zwischen den Kopfkreisdurchmessern von Hauptrotor und Hauptrotorscheibe
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wird die sichelférmige Stirnfliche der sich entwickelnden Rotorkammer (siehe auch
Bild 6.16) jedoch zundchst vom vorlaufenden Zahn der Nebenrotorscheibe verdeckt.
Das Kammervolumen im Bereich der Einlassscheibe ist daher in dieser Stellung axial
durch die Stirnfliche des vorlaufenden Hauptrotorzahns begrenzt (b). Dreht man die
Rotoren weiter, so gibt der vorlaufende Zahn der Nebenrotorscheibe ab einer

bestimmten Drehwinkelstellung «,; einen axialen Einlass in den Zahnliickenbereich
der Rotoren frei (c,d).

Die Drehwinkelstellung in der dies geschieht wird bei gegebenem HR-Umschlingungs-

winkel durch die Breite der Scheiben B, und die Differenz der Kopfkreisdurchmesser

von Hauptrotor und Hauptrotorscheibe bestimmt. Die Durchmesserdifferenz legt dabei

den  Drehwinkelversatz ~ Aa,; =a,; —a,;  zwischen dem  Beginn der
Kammerentstehung in der Drehwinkel-Nulllage in der Ubergangsebene «,, und der
Kammeroffnung bei o, fest. Mit zunehmendem Drehwinkelversatz Aa,; verspitet

sich der Einlass gegeniiber dem theoretischen Fiillbeginn « ;.

Es ist darauf zu achten, dass der Einlass in den Rotorbereich nicht zu spit erfolgt, da
sonst mit erh6hten Verlusten bei der Kammerfiillung zu rechnen ist. Diese ergeben sich
zum einen aus einer verstirkten Drosselung an der sich bereits wieder verkleinernden
Einlassfliche der Scheiben sowie aus der verspéteten Fiillung des Kammervolumens der
Rotoren, siehe Kap. 6.1.2.1. Als Richtwert fiir die Drehwinkelstellung, in der die
Filllung der Rotorkammer beginnt, kann der um die Scheibenbreite versetzte

Einlassbeginn einer Maschine ohne Steuerscheibe dienen

B
aKO = (DHR ’ TS + aFﬁllbeginn (650)

6.3.1.3 Spaltsituation
Die Spaltsituation fiir die Rotorvariante mit zwei Einlassscheiben unterscheidet sich

beziiglich der Art und Wirkung der Spalte nicht von der Situation bei zylindrischen oder
konischen Rotoren. Durch den unstetigen Ubergang zwischen den Scheiben und den
Rotoren und die sich daraus ergebenden Stirnflichenanteile bilden sich aber zusétzliche
Spaltflachen, die bei der Bestimmung der einzelnen Spaltbreiten zu beriicksichtigen

sind, siehe Bild 6.28a .
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—— [ Spaltbereich zwischen
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Bild 6.28: Stirnschnitt durch Gehiiuse und Einlassscheiben unmittelbar vor dem Ubergang
gwischen Scheiben und Rotoren dargestellt fiir das asym. SRMProfil; Zihnezahl
4+6; Dyr=300°% a=80mm; Dygr=102mm; Dyg=102mm; D’yp=86mm;
L =150mm.

Bei der Bildung der Arbeitskammer im Bereich der Rotoren in der Drehwinkelstellung

a, ; entstehen Spalte zwischen der iiber die Scheibe hinausragenden Stirnfliche des

0.0
Hauptrotors einerseits und der Nebenrotorscheibe sowie dem Gehduse andererseits.
Diese verbinden die Arbeitskammer mit der vorlaufenden Kammer und der ND-Seite.

Solange der Drehwinkel der Kammerdffnung «,; noch nicht erreicht ist, besteht auch

eine Spaltverbindung zwischen der HD-Seite und der Arbeitskammer. Aufgrund der
relativ groBen Spaltbreite zur Rotorkammer wird ein grofler Teil des Spaltmassenstroms
in die Kammer zwischen den Rotoren stromen, fiir die zu diesem Zeitpunkt noch keine
Verbindung zum Einlass besteht. Nachdem eine Einlassoffnung zur Rotorkammer
entstanden ist, werden sich Hauptstromungsrichtungen zur vorlaufenden Kammer sowie

zur ND-Seite einstellen.
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Bild 6.29: Erzeugung der nachlaufenden und der vorlaufenden Flanken am Nebenrotor und
an der Nebenrotorscheibe fiir das asymmetrische SRM-Profil [39]. Die
Entwicklung der Spaltbreite des engsten Querschnitts ist in blau skizziert.
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Bei einer spielfreien Verzahnung liegt der Flankenberiihrpunkt des vorlaufenden Zahnes
sowohl fiir den Hauptrotor als auch fiir die Hautrotorscheibe jeweils in der Nihe des
Zahnkopfes. Die Beriihrpunkte verlaufen entlang der nachlaufenden Flanke des
vorlaufenden Nebenrotorzahns, siehe Bild 6.29. Die Eingriffslinie wird in diesem
Bereich durch die Punktbahn eines festen Flankenpunktes auf dem Hauptrotor

beschrieben.

Fiir die Spaltbreite des engsten durchstromten Querschnitts zur vorlaufenden Kammer
ist daher in erster Néherung der Abstand zwischen den Zahnkopfen (halbe

Durchmesserdifferenz)

DHR - D;‘-IR
2

by, = (6.51)

anzunehmen, siche Bild 6.30.

Bild 6.30: Zusitzlicher Spaltanteil b, fiir Rotoren mit zwei Einlassscheiben, der zum

Hauptrotor-Gehdusespalt hinzugerechnet wird.

Erreicht der vorlaufende Hauptrotorzahnkopf die Verschneidungskante, so tritt an die
Stelle der Nebenrotorscheibe das Gehduse Bild 6.28b. Der Spalt befindet sich nun
zwischen der Hauptrotorstirnseite und dem Gehéuse. Der engste Spaltquerschnitt liegt

hier ebenfalls zwischen den Zahnkdpfen von Hauptrotor und Hauptrotorscheibe. Fiir
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den Spalt zur vorlaufenden Kammer ist demnach ab der Drehwinkelstellung der

Kammer6ffnung o, der Abstand zwischen den Zahnkopfen von Scheibe und Rotor

b, als Spaltbreite anzunehmen und zum Gehédusespalt des Hauptrotors hinzuzurechnen.

Dabei wird fiir die hier betrachteten Fille angenommen, dass die Offnung der

Rotorkammer in einem Drehwinkelbereich

+ oy (6.52)

S
D T + X pipeginn S Ao < P yp - ——

erfolgt (siehe hierzu auch Kap. 6.3.1.2).

Der Spalt, der sich zur ND-Seite 6ffnet, soll in seinem drehwinkelabhédngigen Verlauf
abschnittsweise beschrieben werden. Zundchst bewegt sich der Flankenberiihrpunkt
einer spielfreien Verzahnung entlang der vorlaufenden Flanke des nachfolgenden
Nebenrotorzahns, Bild 6.29. Dieser Flankenabschnitt auf dem Nebenrotor wird durch
einen Kreisbogen um den Mittelpunkt M (bzw. M’ fiir die Scheibe) mit dem Radius

Pur (bzw. p;.) erzeugt. Die Radien ergeben sich nach
Pur =€+ry und pr,=e+r, (6.53).
Die Anteile

D D D, D
i :—;R ——gHR und 1l = ;R ——ZHR (6.54)

berechnen sich aus der Differenz der Koptkreis- und Wélzkreisradien am Hauptrotor

sowie der Hauptrotorscheibe und werden als Flankenradius bezeichnet. Die Strecken

2 r 2

e= i und e' = Ll , (6.55)
D, -cos®, =27, D, cos®, =27,

geben die Abstinde der Mittelpunkte M und M’ vom Wailzpunkt C bei einem

vorzugebenden Winkel @, an.
Vom Koordinatenursprung aus betragen die Abstédnde der Mittelpunkte

2 2
g= (—DV;\’RJ +p° und g’ :\/(—ng"’*j +p" (6.56).

Ausgehend von einer Flankenberiihrung in Punkt A beim Drehwinkel
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B e-sin(®, )

z
aA=CDHR~T+ﬂ~arctan D
z :
HR e-sin(®, )+ ZNR

(6.57)

zeigt die Spaltbreite by, mit zunehmendem Drehwinkel zunichst einen ansteigenden

dann einen abfallenden Verlauf, ab bis im Punkt K’ mit dem Drehwinkel

B !
A =Dy -TS+Zﬂ~arctan[ P j (6.58)

Zhr war | 2

der Kopfrundungsradius des nachlaufenden Zahnes der Nebenrotorscheibe erreicht
wird. Griinde fiir die Anderungen der Spaltbreite sind zum einen der Abstand zwischen
den Mittelpunkten M und M’ und die damit verbundene exzentrische Lage der
Kreisbogenstiicke zueinander, zum anderen wird der Flankenabschnitt auf den Scheiben
schneller  durchlaufen, da der Drehwinkelbereich mit dem geringeren
Kopftkreisdurchmesser der HR-Scheibe ebenfalls abnimmt. Der Spaltbreitenverlauf ist
durch den jeweiligen Abstand der Beriihrpunkte auf den Rotoren und den Scheiben
gegeben. Er kann vektoriell aus den Punktkoordinaten der Eingriffspunkte

P, =(x,(a),y,(@)) und P} =(x}(a),y,(a)) ermittelt werden. Damit ldsst sich die

Spaltbreite bg, berechnen,

fiir a,<a<a

: ' : (6.59)
it bys(@) = (v @ @) + (@) (@)
mit
B
xE(OC):g.cos[(a+d)HR TSJiﬂJ_
NR
B
(0{+CDHR ._SJ.ZﬂJF
L) zy
(6.60),
— p- oS %-sin a+q)HR.ﬁ Zyp
2 L) zy
+ arctan
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: B
J’E(Ot):_g-sm((a+(DHR .TSJ.ZﬂJJF

ZNR

B
(OH‘DHR TstﬂJr
z
M (6.61),
+ p-sin DWM-sin[(a+CDHR BS]ZHRJ
2 L) z
+ arctan 5 AR
g WNR -COS((O!+(DHR- sj ZHRJ
ZNR
B
xi(a)=g'-cos (0{+CDHRU -—S)-Zﬂ —
L) z
B
[a+CDHR Tsjzﬂ+
z
M (6.62),
—p'-cos %‘sin a+®d Bs ) zm
2 er Znr
+ arctan 5 2
g’—ZMQ-cos((a+CDHR LSJEHR]
NR
. B
yi(@)=—g'-sin|| a+ D, - —> Nl
L) z
B
(OHCDHR Tsjzﬂ+
z
M (6.63).
+ p'-sin %-sin((a+®,ﬂ BSJZHRJ
2 L
+ arctan| Sl

Bewegt sich bei weiterer Rotordrehung der Wilzpunkt entlang des Zahnkopfes der
Nebenrotorscheibe (in der Ubergangsebene von der Scheibe auf den Rotor), so
verkleinert sich der Spalt mit zunehmendem Drehwinkel. Zusidtzlich zu der
Verringerung des Abstands zwischen den Beriihrpunkten auf den Rotoren und den

Scheiben, wird der Spaltaustritt durch den sich ndhernden Zahngrund des Hauptrotors
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minimiert. Fiir die vorliegende Betrachtung soll der Verlauf der Spaltbreite in diesem

Drehwinkelbereich in erster Ndherung als linear angenommen werden.

In dem Moment, in dem sich der Wilzpunkt auch entlang des Zahnkopfes des

Nebenrotors bei

B, =z e-sin [
a, =@, 5+ 2% | arctan| —2— |~ arctan L +2-arcsin| —> 6.64
I HR
L zy, WNR WNR +e-sing Dyyn
2 1

bewegt, wird der Abstand der Beriihrpunkte und damit auch die Spaltbreite zu Null.
Dies ist solange der Fall, wie der Wilzpunkt sich auf dem Nebenrotorzahnkopf

befindet. Der Radius r, kennzeichnet hierbei den Kopfrundungsradius

(6.65).

Bei weiterer Drehung nimmt die Spaltbreite bg, ab der Hauptrotorstellung

B 27 z y T
a,=0,, — - 4| R arctan(—Nj -2 arcsm[ 2 D (6.66)
0 aRr Zur [ZHR { Xy Dy

wieder zu, bis die nachlaufende Flanke des nachlaufenden Zahnes der

Nebenrotorscheibe zum Eingriff kommt. Die Koordinaten des Flankenpunktes

N(xy,y,) auf dem Nebenrotor werden dabei in der Nullstellung der Rotoren ermittelt.
Fiir die Spaltbreitenzunahme wird wiederum ein linearer Verlauf bis zum Drehwinkel

B ,
ap =D, TS + 27 + (Zﬂ : arctan[y—NB (6.67)

Z R Z R Xy

angenommen, mit x,, und y,. als Koordinaten des Punktes N’ der Nebenrotorscheibe
in der Nullstellung. AnschlieBend bewegt sich nun der feste Nebenrotorflankenpunkt N
bzw. N’ entlang der vorlaufenden Hauptrotorflanke. Die Spaltbreite soll hier wieder mit
der halben Durchmesserdifferenz zwischen Hauptrotor und Hauptrotorscheibe by, als

konstant angenommen werden. SchlieBlich laufen die beiden festen Beriihrpunkte auf

Haupt- und Nebenrotor B und N in einem Punkt zusammen. Spétestens ab dieser
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Drehwinkelstellung besteht keine direkte Verbindung mehr iiber den Spalt zur ND-

Seite. Der Spalt bildet jetzt eine Verbindung zur nachfolgenden Kammer.

Besteht in dieser Drehwinkelstellung fiir die nachfolgenden Kammer noch keine
Offnung zur HD-Seite (Einlass), so flieBen die Spaltmassenstrome aufgrund der
Druckdifferenz in die nachfolgende Kammer. Liegt hingegen eine Einlassoffnung vor,
so sinkt mit steigendem Druck in der nachfolgenden Kammer die Druckdifferenz iiber
dem Spalt und damit auch der Spaltmassenstrom, bis sich mit dem Vorzeichen der
Druckdifferenz auch die Stromungsrichtung umkehrt. Die Drehwinkelstellung der

nachfolgenden Kammer6ffnung ergibt sich aus

2.
— + Oy (6.68).

ZHr

aK07 nach =

Der so beschriebene Spaltanteil by, kann dem vorhandenen Profileingriffsspalt hinzu

gerechnet werden. Erreicht der nachlaufende Zahn des Hauptrotors die
Verschneidungskante so geht der Spalt in einen Gehdusespaltanteil iiber.In Bild 6.31

sind die linearisierten Verldufe der einzelnen Spaltanteile beispielhaft dargestellt.

—Profileingriffsspaltanteil — Gehéusespaltanteil 1 Gehéusespaltanteil 2

15

12,5

10

Spaltbreite [mm]

; \
0+ AW

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200

Hauptrotordrehwinkel oy, [°]

Bild 6.31: Verlauf der Spaltbreitenanteile, die sich aus dem unstetigen Ubergang zwischen
den Scheiben und den Rotoren ergeben, dargestellt am Beispiel des asym. SRM-
Profil; Zihnezahl 4+5; @gr=300°% a=72mm; Dygp=86mm; Dygp=102mm;
D’yr = 86mm; Bs=25,5mm; L = 150mm
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6.3.2 Beurteilung der verinderten Rotorgeometrie anhand der
Kennzahlen
Fiir die Beurteilung der verdnderten Rotorgeometrie werden, wie auch in den zuvor

betrachteten Fillen, Spalt- und Einlasskennzahlen fiir einen Betrieb bei gleicher
Hauptrotordrehzahl und Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen betrachtet, siche

Bild 6.32.
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Bild 6.32: Normierte Spalt- und Einlasskennzahlen fiir ein Rotorpaar mit Einlassscheiben
auf Haupt- und Nebenrotor am Beispiel des asym. SRMProfil; Zihnezahl 4+5;
a=72mm; Dyg = 86mm; Dyr = 102mm; L = 150mm (die jeweilige Scheibenbreite
ergibt sich in Abhdngigkeit vom Hauptrotorscheibendurchmesser und dem HR-
Umschlingungswinkel nach den Annahmen in Kap. 6.3.1.1)
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Die Ziéhnezahl des Nebenrotors besitzt nach den Betrachtungen in Kap. 6.2.2 einen
Einfluss auf die Grof3e der Einlasskennzahl. Verringert man den Kopfkreisdurchmesser
am Hauptrotor, so ergeben sich groBere Einlasskennzahlen fiir kleinere Nebenrotor-
zahnezahlen. Ursache ist die mit abnehmender Nebenrotorzdhnezahl zunehmende
Zahnbreite am Nebenrotor, die zu einer Vergroferung der radialen Einlassfldche fiihrt.
Fiir die nachfolgenden Betrachtungen wird daher mit einer Zdahnezahlkombination von

4 + 5 (4 Hauptrotor- und 5 Nebenrotorzihne) gerechnet.

Fiir die in Bild 6.32 betrachtete Rotorgeometrie ergibt sich die bekannte Abhidngigkeit
der Kennzahlen vom HR-Umschlingungswinkel, wie sie auch bei zylindrischen und
konischen Rotoren vorliegt. Mit abnehmendem HR-Umschlingungswinkel sinkt die
Einlasskennzahl durch eine Verkiirzung der Fiillungsdauer bei gleichzeitiger
Verkleinerung der Einlassflache. Die kiirzere Fiilldauer fiihrt demgegeniiber zu einer
Verbesserung der Spaltkennzahl. Die Einlasskennzahl zeigt jedoch groBere Gradienten
in ihrer Abhéngigkeit vom HR-Umschlingungswinkel sowie vom HR-Scheiben-

durchmesser.

Anhand einer Betrachtung der einzelnen drehwinkelabhidngigen Spaltbreitenverldufe in
Bild 6.33 ist eine verringerte Stirnspaltbreite sowie eine kleinere bezogene
Kopfrundungsoffnung fiir kleine HR-Drehwinkelstellungen (e, <80°) zu erkennen.

Dies ist auf den kleineren Durchmesser der Hauptrotorscheibe zuriickzufiihren. Der

Profileingriffspalt und der Gehdusespalt weisen nur geringe Unterschiede auf.

Fiir groBere Drehwinkel nehmen die Gehdusespaltbreite und insbesondere die bezogene
Kopfrundungsoéffnung zu. Der Sprung im Verlauf der bezogenen Kopfrundungséffnung
entsteht durch den Ubergang einer vergleichsweise kleinen Offnung im Bereich der
Einlassscheiben auf eine nahezu doppelt so groe Kopfrundungséffnung im Bereich der
Rotoren. Die deutliche groBere Kopfrundungsoffnung im Bereich der Rotoren
gegeniiber der Vergleichsmaschine (ca. 28%) ergibt sich aufgrund der geringeren
Zéhnezahl am Nebenrotor sowie durch die Skalierung der Rotorgeometrie auf das
Expansionsvolumen der Vergleichsmaschine. Die VergroBerung der Gehdusespaltbreite
ist im Wesentlichen auf den zusitzlichen Spaltanteil zuriickzufithren, der durch den

unstetigen Ubergang zwischen den Scheiben und den Rotoren entsteht.
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Bild 6.33: Vergleich der Spaltbreitenverliufe fiir die zylindrische Vergleichsmaschine sowie
fiir Rotoren mit Steuerscheiben in Abhdngigkeit von der Hauptrotor-
Drehwinkelstellung (berechnet fiir das asymmetrische SRM-Profil 4+6 fiir die
Vergleichsmaschine bzw. 4+5 fiir die Maschine mit Einlassscheiben;

®,, =300° L/D,, =15;v,=5)
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Summiert man die einzelnen Spaltbreitenanteile auf, so ergibt sich daraus fiir die
Maschine mit Finlassscheiben eine um ca. 10% geringere Summenspaltbreite bei

kleinen HR-Drehwinkeln («,,, <80°). Fiir grolere Drehwinkel ist der Unterschied mit
einer um ca. 1% groBeren Summenspaltbreite gegeniiber der Vergleichsmaschine
gering.

In Bild 6.32 kann fiir die Geometrie der beispielhaft dargestellten Spaltbreitenverldufe
(D} =86 mm und ®,, =300°) eine Spaltkennzahl von ca. 1,12 abgelesen werden,

was einer VergroBerung und damit Verschlechterung der Spaltkennzahl um 12%

gegeniiber der Vergleichsmaschine entspricht.

Die Ursache hierfiir liegt wie bei der konischen Rotorvariante in einer von 119° auf
132° ansteigenden HR-Drehwinkellage der Steuerkanten und dem damit verbundenen
grofBeren HR-Drehwinkelbereich fiir die Kammerfiillung begriindet. Dadurch erhoht
sich sowohl die mittlere wirksame Spaltbreite als auch die Dauer der Kammerfiillung, in

der die Spalte wirksam sind.

Anhand der Darstellung der Kennzahlen in Bild 6.32 sind die grof3ten Verbesserungen
der Maschine mit Einlassscheiben gegeniiber der Vergleichsmaschine bei moglichst
kleinen HR-Scheibendurchmessern zu erwarten. Die Bedingung nach Gl. (6.52) gibt
jedoch einen HR-Drehwinkelbereich fiir den Fiillbeginn des Zahnliickenraums der
Rotoren vor, der bei der Auswahl eines geeigneten Hauptrotorscheibendurchmessers

D}, zu beriicksichtigen ist. Demnach sollte der Scheibendurchmesser fiir die
betrachtete Rotorgeometrie (asym. SRM 4+5; D,, =102mm; D,, =86mm ;

a=72mm) nicht kleiner als D;, =86mm gewdhlt werden. Fiir kleinere

Scheibendurchmesser verschiebt sich die Fiillung der Arbeitskammer zu groeren HR-
Drehwinkeln, damit steigt auch das Kammervolumen der Rotoren zu Fiillbeginn an.
Hieraus ergeben sich die in Kap. 6.1.2.1 beschriebenen energetischen Nachteile einer
Vorkammerfiillung, die wesentlich vom Kammervolumen zu Beginn des Fiillvorgangs

beeinflusst werden.

Fiir den HR-Scheibendurchmesser D}, =86 mm ist in Bild 6.32 eine Verbesserung der

Spaltkennzahl gegeniiber der Vergleichsmaschine bei gleichen Einlasskennzahlen von
ca. 5% abzulesen. Bei gleichen Spaltkennzahlen liegt die Verbesserung der

Einlasskennzahl bei ca. 25%.
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6.3.3 Energetische Beurteilung
Die energetische Beurteilung der Rotorgeometrie mit 2 Einlassscheiben soll wiederum

anhand des beispielhaften Betriebsfalls erfolgen, der bereits in Kap. 6.2.3 zur
Beurteilung der  konischen Geometrie angenommenen  wurde. Die
Simulationsrechnungen werden ebenfalls anhand des im Anhang Kap. 9.2
beschriebenen  vereinfachten Modells zur Berechnung thermodynamischer

ZustandsgroBen in der Arbeitskammer durchgefiihrt.

Liefergrad Scheibe 4+5 ideal dicht inn. isent. Giitegrad Scheibe 4+5 ideal dicht
—— Liefergrad zyl.4+6 ideal dicht —m— inn. isent. Giitegrad zyl. 4+6 ideal dicht
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Bild 6.34: Vergleich von Rotoren mit Einlassscheiben mit zylindrischen und konischen
Rotorgeometrien anhand von Liefergrad und innerem isentropen Giitegrad fiir
den theoretischen Fall ideal dichter Maschinen (Arbeitsmedium Wasserdampf;

py =15bar; 3, =250 °C; angepasster Betrieb; v, =5; n,, =16852 min™)

Fiir die Beurteilung der Drosselwirkung wird zunéchst der theoretische Fall einer ideal
dichten Maschine betrachtet, siche Bild 6.34. Der Liefergrad fiir die Rotoren mit
Einlassscheiben verlduft dabei oberhalb der Liefergradkurve der zylindrischen
Vergleichsmaschine. Besonders im Bereich kleiner Hauptrotorumschlingungswinkel,
wo sich fiir die Vergleichsmaschine eine deutliche Verringerung im Liefergrad als
Zeichen starker Drosselung ergibt, ist fiir die Maschine mit Einlassscheiben eine

geringere Abnahme im Liefergrad und damit eine Verbesserung zu erkennen. Die
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Liefergrade, die sich fiir eine konische Rotorgeometrie ergeben, werden jedoch nicht

erreicht.

Gleiche Tendenzen lassen sich auch an den Giitegradverldufen ablesen, wobei hier die
Differenzen zwischen den Kurven geringer ausfallen. Wiahrend der Unterschied zur
zylindrischen Vergleichsmaschine deutlich zu erkennen ist, ergeben sich gegeniiber den
konischen Rotoren keine wesentlichen Abweichungen im Kurvenverlauf. Fiir die
konischen Rotoren sowie die Rotoren mit Einlassscheiben ist demnach die
Drosselwirkung fiir den hier betrachteten Betriebsfall eher gering. Die Differenzen im
Liefergrad zwischen diesen Geometrien sind lediglich Anzeichen fiir unterschiedliche
Kammermassen, die Drosselwirkung bleibt jedoch anndhernd gleich. Dies ist
vergleichbar mit einem Unterschied im Kammervolumen bei Expansionsbeginn und
damit einer Abweichung der inneren Volumenverhéltnisse, wie in Bild 6.35 anhand der

dargestellten Druckverldufe zu erkennen ist.

Druck [bar]
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Bild 6.35: Druckverliufe fiir unterschiedliche Rotorgeometrien berechnet fiir das Modell der
ideal dichten Maschine (Arbeitsmedium  Wasserdampf;  p, =15 bar;

9, =250°C; angepasster Betrieb; v,=5; @,,=200°; L/D=15;
n,, =16852 min™)
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Fir die zylindrische Rotorgeometrie ist ein gegeniiber dem Eintrittsdruck p, deutlich
reduzierter Kammerdruck als Zeichen einer erhohten Drosselwirkung zu erkennen.

Die Giitegradkurven in Bild 6.34 zeigen mit Ausnahme der zylindrischen Rotor-
geometrie liber dem gesamten dargestellten HR-Umschlingungswinkelbereich kleine
Gradienten, so dass davon auszugehen ist, dass der Einfluss der Drosselung auf die

Energiewandlung mit abnehmendem HR-Umschlingungswinkel nur langsam zunimmt.

Unter Beriicksichtigung der Spaltverluste lésst sich fiir die betrachtete Rotorgeometrie
mit Steuerscheiben, daher ein Giitegradoptimum bei kleinen HR-Umschlingungs-
winkeln erwarten, wie dies auch bei den konischen Rotoren der Fall ist. Die mit der
Verringerung der  Fiillungsdauer bei kleineren = HR-Umschlingungswinkeln
abnehmenden Spaltverluste wirken sich dabei stirker auf die Energiewandlung aus, als
die zunehmende Drosselung. In Bild 6.36 ist dieses schwach ausgeprigte Maximum im
Verlauf der Kurve des inneren isentropen Giitegrades bei einem HR-
Umschlingungswinkel von ca. 200° zu erkennen. Der Kurvenverlauf &hnelt dem
dargestellten Verlauf der konischen Rotorgeometrie, wobei deren Giitegradwerte jedoch

nicht erreicht werden.

Der Giitergradverlauf fiir die Rotoren mit Steuerscheiben zeigt fiir den optimalen HR-
Umschlingungswinkel lediglich eine Verbesserung von ca. 1% gegeniiber der
zylindrischen Vergleichsmaschine. Dies entspricht jedoch in etwa der Erwartung, die
sich aus der Darstellung der Spalt- und Einlasskennzahlen in Bild 6.32 ergibt. In dem
Diagramm ist fiir die Rotorgeometrie mit einem HR-Scheibendurchmesser

D}, =86 mm und einem HR-Umschlingungswinkel @,, =200° eine Verringerung

der Spaltkennzahl von ca. 8% gegeniiber der Vergleichsmaschine abzulesen. Dieser
Verbesserung steht eine Verringerung der Einlasskennzahl um ca. 10% gegeniiber.
Beriicksichtigt man die Giitegrade fiir die Vergleichsmaschine, die fiir den betrachteten
Betriebsfall bei 94,5% fiir die ideal dichte Maschine und 62,2% unter Beriicksichtigung
der Spalte liegen, so ist aufgrund der Kennzahlen mit einer Verbesserung des
Giitegrades von ca. 2% zu rechnen. Der Grund fiir diese geringe Verbesserung des
Gitegrades liegt in den deutlich erhdhten Spaltmassenstrome gegeniiber der
Vergleichsmaschine, die den Vorteil der verringerten Einlassdrosselung nahezu

vollstindig aufbrauchen.
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Bild 6.36: Vergleich der zylindrischen Rotorgeometrie mit einer Rotorgeometrien mit wei
Einlassscheiben bei Variation des HR-Umschlingungswinkels anhand von
Ergebnissen aus Simulationsrechnungen fiir den angenommenen Betriebsfall:

Arbeitsmedium Wasserdampf; p, =15 bar; 9, =250 °C; angepasster Betrieb;

v, =5; n,, =16852 min’’
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Die  Zunahme  der  Spaltmassenstrome ist anhand der  bezogenen
Spaltmassenstromkurven zu erkennen. Dabei liegt der bezogene Spaltmassenstrom der
Rotoren mit Steuerscheiben um bis zu 9% tiiber dem der zylindrischen Rotoren. Als
Ursache ist wiederum die mit der zunehmenden Drehwinkellage der Steuerkanten

ansteigenden Dauer der Fiillvorgangs zu nennen.

Betrachtet man den Liefergradverlauf, so liegt dieser fiir die Maschine mit
Einlassscheiben fiir Umschlingungswinkel > 200° deutlich tiber 1. Dies bestétigt zum
einen die hohen Spaltverluste. Aber unter Beriicksichtigung der Giitegrade fiir die ideal
dichte Maschine bedeutet dies auch eine geringe Drosselneigung. Demnach erscheint
die hier betrachtete Rotorgeometrie fiir den zum Vergleich herangezogenen
beispielhaften Betriebsfall nur wenig geeignet. Das Potenzial, das sich aus der
Verringerung der Einlassdrosselung ergibt, kann hier nur unzureichend genutzt werden.
Deutlichere Giitegradverbesserungen beim Einsatz von Einlassscheiben sind fiir den
betrachteten Betriebsfall durch eine gleichzeitige Verkleinerung der Spaltbreiten zu
erwarten. Dies ist durch eine Verringerung der Hauptrotorzdhnezahl (3+4) zu erreichen,

wie das Beispiel der konischen Rotoren in Kap. 6.2.3 zeigt.

Verbesserungen gegeniiber den zylindrischen Rotoren sind fiir die Rotorgeometrie mit
Einlassscheiben dort zu erwarten, wo sich die Vorteile einer deutlich verminderten
Einlassdrosselung auswirken. Dies ist z. B. bei Motoranwendungen mit gréBeren

inneren Volumenverhéltnissen (v, >5) und fiir einen Betrieb mit hoheren

Umfangsgeschwindigkeiten der Fall.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

Die Schraubenmaschine gehort in die Gruppe der zweiwelligen Rotationsverdrianger-
maschinen und wird in ihrer Funktion als Kompressor und Lader bereits seit mehreren
Jahrzehnten erfolgreich eingesetzt. Die Entwicklung von Konzepten zur motorischen
Anwendung diese Maschinentyps begann vor ca. 30 Jahren. Entwicklungsschwerpunkte

lagen dabei auf Schraubenmotoranwendungen im
e Organic-Rankine-Cycle (ORC) fiir den Niedertemperaturbereich,
e Trilateral-Flash-Cycle (TFC) fiir den niedrigen bis mittleren Temperaturbereich,
e Clausius-Rankine-Cycle (CRC) fiir den mittleren Temperaturbereich und
e modifizierten Joule-Prozess (GASSCREW) fiir den Hochtemperaturbereich.

Von diesen Konzepten ist die Entwicklung des Dampfschraubenmotors im Clausius-

Rankine-Cycle bis heute am weitesten fortgeschritten.

Derzeitige Schraubenmotorkonstruktionen basieren auf Entwicklungen aus dem
Kompressorenbereich und weisen dementsprechend ein noch hohes Optimierungs-
potenzial insbesondere der Energiewandlung auf. Untersuchungen zur Energiewandlung
in Schraubenmotoren haben gerade fiir den Dampfschraubenmotor (aber auch fiir die
tibrigen Motorkonzepte) als wesentliche Verlustquellen Spaltverluste wéhrend der
Kammerfiillung sowie Drosselverluste am Einlass ergeben. Primire Aufgabe der
Weiterentwicklung von Schraubenmotoren mit dem Ziel einer Steigerung der
Energiewandlungsgiite muss es daher sein, die Fiillung der Arbeitskammer zu

verbessern.

In der vorliegenden Arbeit werden die Ergebnisse aus den Untersuchungen zur
geometrischen Optimierung des Fiillvorgangs von Schraubenmotoren behandelt. Zu
diesem Zweck werden Kennzahlen entwickelt, die eine rein geometrische Beurteilung
unterschiedlicher Rotorgeometrien hinsichtlich dieser beiden Verlustanteile
(Spaltverluste und Einlassdrosselung) ermoglichen. Untersuchungen von Rotor-
geometrien anhand dieser Kennzahlen zeigen, dass eine einfache geometrische
Variation von Rotorgeometrien, die heute im Bereich der Schraubenkompressoren

iiblich sind, fiir den Einsatz im Motorbetrieb nur ein geringes Optimierungspotenzial
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besitzen. Ursache sind die komplexen Zusammenhinge zwischen den
Verlustmechanismen mit ihren hiufig gegenldufigen Wirkungen auf die

Energiewandlung.

Das geometrische Optimierungspotenzial zur Verringerung der Spaltbreiten und damit
auch der Spaltmassenstrome, wie es sich fiir kleine HR-Umschlingungswinkel und
kleine HR-Zdhnezahlen ergibt, kann bei inneren Volumenverhéltnissen in einem fiir den

Motorbetrieb sinnvollen Bereich von v, =4 +10 nur unzureichend fiir eine Steigerung

der Energiewandlungsgiite genutzt werden. Fiir zylindrische Rotoren erscheint eine
Verringerung der Spaltmassenstrome durch eine Reduzierung des Hauptrotor-
umschlingungswinkels nur bei ausreichend groflen Einlassflichen moglich. Dies ist

z. B. bei hinreichend kleinen inneren Volumenverhéltnissen v, <4 der Fall. Fiir groBere

innere Volumenverhéltnisse wird der Vorteil, der sich aus den reduzierten
Spaltmassenstromen ergibt, iiblicherweise durch eine zunehmende Drosselung am

Einlass liberkompensiert.

Fiir eine Reduzierung der Spaltmassenstrome deutlich besser geeignet erscheint die
Wahl einer optimalen Betriebsdrehzahl. Diese fiihrt lediglich zu einer Verringerung der
Dauer des Fiillvorgangs, nicht aber zu einer Verkleinerung der Einlassflichen, wie es
bei kleineren Umschlingungswinkeln der Fall ist. Bei einer dhnlichen Wirkung auf die
Spaltmassenstrome ist dabei der Einfluss auf die Drosselung geringer. Fiir eine

Optimierung der Kammerfiillung ist daher immer eine maximale Drehzahl anzustreben.

Die Einlassdrosselung zeigt fiir alle durchgefiihrten Geometrievariationen anhand der
zur Beurteilung verwendeten Kennzahlen groBere Gradienten als die Spaltbreiten-
entwicklung und ist demnach bei einer geometrischen Optimierung vorrangig zu
beachten. Doch auch eine Vergroferung der Einlassflichen durch die Wahl geeigneter
Geometrieparameter (z. B. kleine Léngen-/Durchmesserverhéltnisse) bietet nur einen
begrenzten Spielraum fiir eine geometrische Optimierung, da mit abnehmender
Drosselung die Zunahme der Spaltmassenstrome an Einfluss auf die Energiewandlung

gewinnt,

Verbessert wird diese Situation durch geometrische Verdnderungen des
Einlassbereiches in Form von Steuerscheiben auf den Rotoren sowie konischen

Rotoren. Die dargestellten Zusammenhénge bleiben zwar auch fiir diese Geometrien
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erhalten, aufgrund der vergroBerten Einlassflichen ergibt sich jedoch eine Verschiebung
des Optimierungspotenzials hin zu groBeren inneren Volumenverhéltnissen. Eine
Reduzierung des Hauptrotorumschlingungswinkels kann hierbei ebenfalls zu einer

Verbesserung der Energiewandlungsgiite durch verminderte Spaltverluste beitragen.

Einen ersten Schritt zu einer Verbesserung der Einlassbedingungen in Schrauben-
motoren stellt der Einsatz von profilierten Einlassscheiben auf Haupt- und Nebenrotor
dar. Diese lassen sich unter eher geringem Aufwand in heutige Schraubenmotor-
varianten integrieren. Ein deutlich hoheres Potenzial zur Verbesserung der

Energiewandlung bietet jedoch der Einsatz von konischen Rotoren.
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9 Anhang

9 Anhang

9.1 Energetisch bewertete Kennzahlen

Zur Bestimmung der betriebsabhéngigen EinflussgroBen werden die in Tabelle 9.1

dargestellten beispielhaften Betriebsbedingungen verwendet:

Arbeitsmedium: Wasserdampf iiberhitzt, betrachtet als ideales Gas
Gaskonstante: R =4615 [J/kgK]

Isentropenexponent: x =1,31 [-]
Maschine: Einheitsmaschine, siche Tabelle 4.1

trockenlaufend (es bildet sich keine fliissige Phase

wihrend der Kammerfiillung)
Thermische Eintrittdruck: py =15 bar
Zustandsgrofien Eintrittstemp.: 9, =250 °C
des Arbeitsme- Austrittsdruck: p,=0,5 bar
diums am Ein-

) Austrittstemp.: 4, =813 °C (Nassdampftemp.)

und Austritt:
Thermische Die Zustandsgrof3en entsprechen bis zum Beginn der Expansion
Zustandsgrofien den Zustandsgrofen am Eintritt;
in der Die Expansion beginnt bei einem Kammervolumen V,_ (ca.
Arbeitskammer: ) )

25 ° HR-Drehwinkel vor der Steuerkantenlage bei V,, , );

Die Expansion erfolgt polytrop,

angenommener Polytropenexponent: 7 =1,20
Spaltgeometrie: Fiir alle Spalte wird mit einer angenommenen fiktiven

mittleren Warmspalthhe von z, = 0,1 mm gerechnet.

(Fiir eine differenziertere Betrachtung der Warmspalthdhen

siehe [27], [35])

Unabhéngig von der Spaltgeometrie und dem am Spalt

anliegenden Druckverhéltnis wird vereinfachend fiir alle Spalte
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ein Durchflussbeiwert von «, = 0,8 angenommen.

(Fiir eine differenzierte Betrachtung der Durchflussbeiwerte in
Abhingigkeit von der Spaltgeometrie, der Druckdifferenz, der
Bewegungsrichtung und Geschwindigkeit der spaltbildenden
Flachen siehe [2], [26]).

Tabelle 9.1: Beispielhafte Werte fiir eine energetisch Bewertung der Kennzahlen
Der reale Spaltmassenstrom g, wird aus dem Produkt des theoretischen

Spaltmassenstroms 7z, , mit dem Durchflussbeiwert ¢, gebildet

g, =g, -l , 9.1)

Der Berechnung des theoretischen Spaltmassenstroms liegt das Modell einer stationdren
isentropen Diisenstromung ohne Vorgeschwindigkeit zugrunde. Der integrale

Durchflussbeiwert ¢, beriicksichtigt demnach alle Einflussfaktoren, die in der

theoretischen Spaltmassenstromberechnung nicht enthalten sind und kann als ein eher

grober Bewertungsfaktor verwendet werden.

Fiir die Berechnung des theoretisches Spaltmassenstroms gilt fiir die einzelnen Spalte
My = Psy Ve = P, g, -, 9.2).
Dabei werden die einzelnen Spaltflichen A4, in der vorliegenden idealisierten
Vereinfachung nach
Ag, =b, (a)-Ef

App =bpp(@) 2,

Ag, =bg(a)-Z, 9.3)
Agpr (@) _
AKopf. = K; ‘Zf

;
aus dem Produkt der Summenspaltbreite und einer fiktiven mittleren Spalthohe z,

gebildet. Der Einfluss einer gegeniiber der Vergleichsmaschine 11 abweichenden
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z
mittleren Spalthohe kann mit einem Gewichtungsfaktor —_ in die Bewertung der

Z 1

Kennzahlen aufgenommen werden.
Fir die Stromungsgeschwindigkeit ¢y, 1im engsten Spaltquerschnitt sind in

Abhidngigkeit von dem am Spalt vorliegenden Druckverhiltnis zwei Fille zu

unterscheiden. Ist das Druckverhiltnis 22 groBer als das kritische Druckverhéltnis
P
My, = [—2 j (9:4),
K+1

so wird im engsten Spaltquerschnitt keine Ortliche Schallgeschwindigkeit erreicht.
Dabei kennzeichnet der Index 1 den Zustand vor dem Spalt und der Index 2 den

Zustand hinter dem Spalt (in Stromungsrichtung).

Aus einer Energiebilanz am Spalt ergibt sich fiir die Stromungsgeschwindigkeit

!

cg, = 2'_’(1.R.Tl. 1_[&J i fir TI>T1,, 9.5).

D

Ist das Druckverhéltnis am Spalt kleiner oder gleich dem kritischen Druckverhiltnis, so
wird die Stromungsgeschwindigkeit im engsten Querschnitt durch die ortliche Schall-

geschwindigkeit ag, als obere Grenze beschrénkt. Fir die Stromungsgeschwindigkeit

im Spalt wird

2.
Copjoric = dsp = = R-T) Sir  I1<II

. 9.6).
? K+1 ©-6)

krit

Mit abnehmendem Druck verringern sich auch Temperatur und Dichte im Spalt. Dieser

Zusammenhang wird durch die Isentropenbeziehung
p-v" = const. 9.7

beschrieben. Auch fir die Dichte sind Zustinde unter- und iberkritischer

Druckverhiltnisse am Spalt zu unterscheiden
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P P> * ..
=2 Gir T1>11,, 9.8)
pSp RT,] (plj f krit
und
1
Psp it = P, L o Sir TT<II,, 9.9).
P R-T, \k+1 "

Mit zunehmendem  Spaltdruckverhiltnis nimmt aufgrund der verringerten
Stromungsgeschwindigkeit ~ der  Spaltmassenstrom ab. Die  unbewerteten
Spaltkennzahlen bilden diesen Zusammenhang jedoch nicht ab. Hier liegt immer eine
vollstindige = Spaltwirkung  (vergleichbar einem  konstanten  {berkritischen
Druckverhiltnis) vor. Ein energetischer Bewertungsfaktor sollte daher den Einfluss, der
sich aus dem verdnderlichen Druckverhiltnis am Spalt fiir den Spaltmassenstrom ergibt,
wiedergeben. Zu diesen Zweck wird ein Bewertungsfaktor beriicksichtigt, der das
Produkt aus Dichte und Stromungsgeschwindigkeit im Spalt in Relation zu dem

entsprechenden Produkt fiir den tiberkritischen Zustand setzt

Psp () Csp (@)

Psp it () dg, (@)

2 K+1

=['<_+1j K+l (pz(aHR)jK_[pz(aHR>Jk ar om0

2 k-1 p(auR) pi(ay,)

=1 fir TI<TI

krit

Mit den beschriebenen Bewertungsfaktoren ergeben sich energetisch bewertete

Spaltbreiten in der Form
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) Z;  pslag) cg (@)
b, (a =b.(x e - I, St \"* HR st \& HR
St ( HR) St( HR) Sp Ef“ Pst it (aHR).aSt(aHR)

: 2 Pes( @) o (@)
b, (@, )=b. (a..) e —L LPEZHR) " ZPE AT HR
pe () re (@) % Zﬂl ppE,km(aHR)'aPE(aHR)

_ (9.11).
) Zr _Pee(@up) Co (i)
b. (a.VY=b (..) a. —L .G \ZHR) =Ge " HR
Ge ( HR) Ge( HR) Sp Ef” pGe,km (a,HR).aGe(aHR)

AKopf (@r) _ AKopf (@) . Z; ‘ Pkopr (@) Ckopf (@r)

Kopf
Zy Zr1 Propf kit (@) A kops (@)

Zf

Daraus lassen sich in Analogie zu den rein geometrischen Kennzahlen aus Kap. 4.1.1

energetisch bewertete Kennzahlen formulieren:

a,,

j (b*& (@) +b re (@) +b 6 (@) +A’<f’(“)J da
zZ, 9.12)

2/3
Kammer

A Fiillbeginn

H*Sp,V,VK =

(avi - aFﬁllbeginn ) ' VEx,th
Kennzahl fiir einen Vergleich der mittleren Spaltwirkung wdihrend des Fiillvorgangs
von geometrisch unterschiedlichen Maschinen mit gleichem Kammervolumen bei

gleicher Hauptrotorzdhnezahl und gleicher Dauer des Fiillvorgangs;

ay;

j [b*s, (@) +b pe(a) +b o) +

QF; tillbeginn

A*K"Pf (a)] da
z, .5 (9.13)

¥ Motor

*
I 50 Ve = v
(a, — aFazlhegmn) Y Ex.ah

Kennzahl fiir einen Vergleich der mittleren Spaltwirkung wdhrend des Fiillvorgangs fiir

Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen V, bei gleicher Dauer des

Motor

Fiillvorgangs,

Qi

j [b*& (@)+b re(a)+b e (a) + AK_”f(“)J da

__ Fiillbeginn Zf 2/3 (9 . 1 4)

*
H Sp:V’VMulor.ll -

V ! VMotor,ll
(avi - aFﬁllbeginn) : Ex,th

Kennzahl fiir einen reinen Baugrofienvergleich der mittleren Spaltwirkung wdihrend des
Fiillvorgangs bei  geometrisch dhnlichen Maschinen und  gleicher

Kammerfiillungsdauer,
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Ay,

j b si(a)+b pe () +b Ge(a)+%() da

A Riilibeginn Zf . 2/3
Motor

2 T VEth

(9.15)

*
IT SpV.nyr =

Kennzahl fiir einen Vergleich der Spaltwirkung wdihrend des Fiillvorgangs fiir

Maschinen mit gleichem Expansionsvolumen V,,

otor

bei gleicher Drehzahl am

Hauptrotor n,, ;

Ay

® * * * A* opf . ;
s = | [b s (@) +b"re (@) +b" e (a)+MJ da-zv’& (9.16)

Z . 1/3
[ f Motor,11

Kennzahl fiir einen Vergleich der Spaltwirkung wdhrend des Fiillvorgangs von

Maschinen unterschiedlicher Baugrofie (Expansionsvolumen V,, ) bei gleichem

theoretischen Expansionsvolumenstrom V,,

otor

avl

I [b*sr(a)+b*PE(0‘)+b*Ge(a)+W] da 3
@ Fillbeginn Zy .V 2/3 \/{DHR] ) VM{”M‘“ (917)
Motor

*
H SpVuyr =

2.V, D v,

Ex,th HR.11 Motor

Kennzahl fiir einen Vergleich der Spaltwirkung wdhrend des Fiillvorgangs von
Maschinen mit gleichem theoretischen Expansionsvolumenstrom bei gleicher

Hautrotorumfangsgeschwindigkeit.

In Tabelle 9.2 sind die vorgestellten Spaltkennzahlen mit den zugrundeliegenden

Vergleichsgroen zusammenfassend dargestellt.

Kennzahlen Vergleichsgroflen Aussage
e Az konstante HR-Zahnezahl z,, = const., kleine Werte der
konstantes Kammervolumen V= const., Kennzahl sind positiv
konstante Fiillungsdauer ¢, = const.
N8 Sp W konstantes Motorexpansionsvolumen kleine Werte der
>V ¥ Motor
Vstoror = CONSE.., Kennzahl sind positiv

konstante Fiillungsdauer ¢, = const.
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konstante Fiillungsdauer ¢, = const. BaugrofBenvergleich:

Je grofer die Maschine,

*
H SpaV’VMomr,ll

desto giinstiger

I oV konstantes Motorexpansionsvolumen kleine Werte der
oV »""HR
Vi ioror = CONSL. , Kennzahl sind positiv
konstante Hauptrotordrehzahl »n,, = const.
I o konstanter theoretischer Motorexpansionsvolumen- | BaugroBenvergleich:
VSR 11
strom V,,,,, ,, = const. Je kleiner die Maschine,
desto giinstiger
H* konstanter theoretischer Motorexpansionsvolumen- | kleine Werte der
Sp,V upg

strom V., = const., Kennzahl sind positiv

konstante HR-Umfangsgeschwindigkeit

Uy, = COnst.

Tabelle 9.2: Kennzahlen zum Vergleich der wirksamen Spaltbreiten im Bereich des
Fiillvorgangs von Maschinen mit unterschiedlichen Rotorgeometrien

9.2 Modell zur Berechnung thermodynamischer Zustandsgrofen in
der Arbeitskammer

Das verwendete Rechenmodell ist ein stark vereinfachtes Modell mit der Aufgabe die
Unterschiede in der Energiewandlung aufgrund von Verdnderungen in der
Kammerfiillung zu verdeutlichen. Es ist nicht dazu geeignet, die Zustandsgrof3en in der
Arbeitskammer wihrend der Energiewandlung moglichst genau zu bestimmen.

Die einzelnen Arbeitsraume werden fiir die Berechnung wihrend der Kammerfiillung
als adiabat angenommen. Die Berechnung des Eintrittsmassenstroms sowie der
Spaltmassenstrome wéhrend der Kammerfiillung erfolgt anhand eines theoretischen

Massenstroms 71,, der mit einem Durchflussbeiwert o real bewertet wird
m:a'mzh (91)

Im Durchflussbeiwert « sollen dabei alle Einflussfaktoren beriicksichtigt sein, die im
theoretischen Massenstrom nicht enthalten sind. Aufgrund der Untersuchungen von

DreiBBig zu Durchflussbeiwerten an Spalten im Schraubenmotoren wird fiir die
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Berechnung des Einlassmassenstroms mit einem mittleren Durchflussbeiwert von

o, =08 und fiir die Spaltmassenstrome mit einem mittleren Durchflussbeiwert von
ag, =0,7 gerechnet [2]. Fir die Berechnung des theoretischen Massenstroms #1,, wird

das Modell einer stationéren, isentropen Diisenstromung durch den jeweiligen engsten

durchstromten Querschnitt 4 . verwendet, wobei die Geschwindigkeit vor dem Eintritt

n

in eine virtuelle Diise als vernachldssigbar klein angenommen wird. Der theoretische

Massenstrom kann dann nach de Saint-Venant und Wanzel zu

1
m, =A. - Pul|" _Ps . 2.—K-R-TE- 1— Pu)” (9.2)
Pr R-T, \[x-1

berechnet werden [46]. Diese Gleichung gilt nur fiir die Fille in denen das

N
Pk

Druckverhiltnis liber dem durchstromten Querschnitt grofler als das kritische

Druckverhiltnis

o - (Lj’” (9.3)
krit
K+ 1

ist. Fiir iiberkritische Druckverhidltnisse wird im Querschnitt Schallgeschwindigkeit

erreicht. Der Massenstrom berechnet sich in diesen Fallen nach

1
. =A_ N Z'_K.R.TE (9.4).
’ K+1 R-T, \k+1

In Anlehnung an das von Dreillig beschriebenen Kammermodell, werden die
ZustandsgroBen in der Arbeitskammer aus der Bilanz der zu- und abflieBenden Massen

und Energien fiir eine kleinen Zeitschritt Az nach
AmK :ZAmw —ZAmab (95)
At At

und

AU =Y AH, , —> AH, , +AW, (9.6)
At At
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berechnet [2]. Dabei gilt die Annahme einer adiabaten Prozessfiihrung. Weiterhin wird
vorausgesetzt, dass die Anteile der Vorgeschwindigkeiten und der geodéatischen
Lageenergien an den totalen Enthalpiediffenzen AH, vernachlédssigbar klein sind.
Innerhalb des kleinen Zeitschrittes Az sollen die Stromungszustinde als stationdr und

damit der Kammerzustand als unverdandert angenommen werden (sieche Kap. 5.2).
AU =U, -U, :(mK +AmK)~u2 —my U,

B zAmz“ - zAmub “hy —p-AV ©.7).
Al =

Die Massen- und Energieinhalte der Arbeitskammer ergeben sich damit als Summe der

Anderungen iiber die einzelnen Zeitschritte

mg (t) = ZZ:AmK(t)
Ug (t): ZAUK(t)

(9.8).

Nach Ablauf eines jeden Zeitschrittes werden aus der Massen- und Energiebilanz die
ZustandsgroBen in der Arbeitskammer ermittelt. Dabei wird weiter vereinfachend von

einem idealen Gas ausgegangen. Unter der Annahme hinreichend kleiner
Temperaturdifferenzen kann die spezifische Wéirmekapazitit E;,) ($) als konstant
(unabhdngig von der Temperatur) angenommen werden. Damit lassen sich die

kalorischen Zustandsgleichungen fiir die spezifische Enthalpie und inneren Energie in

der Form

u(9) = (e’ —R)-9
9.9)
h9)=c, 9
schreiben. Unter Beriicksichtigung der Kammermasse m, (¢) berechnet sich die

Temperatur in der Arbeitskammer nach

9, (0)=—2x)

"m0 - ) i

Aus der thermischen Zustandsgleichung idealer Gase

p-v=R-T (9.11)
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lassen sich damit die weiteren thermodynamischen Zustandgréen in der

Arbeitskammer ermittelt.
Zur Bestimmung der Spaltmassenanteile Am,, die aus der Arbeitskammer in

vorlaufende Kammern abflieBen, ist es notwendig die Driicke in den vorlaufenden
Kammern zu kennen. Da diese zu Beginn der Rechnung nicht bekannt sind, wird bei
dem Kammermodell nach Dreilig eine Iterationsschleife aufgebaut. Darin wird flir den
ersten Durchlauf der Berechnung eine thermodynamische Vorbelegung der Kammer
vorgegeben, die bei den weiteren Durchldufen durch die zuvor berechneten

Zustandswerte ersetzt wird.

Anhand von gemessenen und berechneten Kammerdruckverldufen ist zu erkennen, dass

fiir die hier betrachteten inneren Volumenverhéltnisse von v, > 5 nahezu wiahrend der

gesamten Dauer der Kammerfiillung die Druckverhédltnisse an den Spalten zu den
vorlaufenden Kammern im Bereich des kritischen Druckverhidltnisses liegen.
Abweichungen hiervon ergeben sich lediglich fiir groe Hauptrotorzdhnezahlen
(zyz 25) in Verbindung mit groen Hauptrotorumschlingungswinkeln @, >270°.
Daher wird hier auf eine Iteration verzichtet und fiir die Dauer der Kammerfiillung mit
kritischen Zustidnden an den Spalten zu den vorlaufenden Kammern gerechnet. Die sich
an den Fiillvorgang anschliefende Expansion wird fiir eine als dicht angenommene

Arbeitskammer polytrop nach
p-Vv" = const. (9.12)

gerechnet, wobei aufgrund der Untersuchungen von Zellermann ein mittlerer

Polytropenexponent von 7 =1,2 verwendet wird [29]. Dieser Wert liegt zwischen dem

einer stark verlustbehafteten isothermen Expansion mit 7 =1 und dem einer idealen

verlustfreien isentropen Expansion mit n ~ 1,3.

Fiir die Berechnung des Verlaufs der ZustandsgrofBen in der Arbeitskammer ist es
notwendig den Kammerzustand zu Beginn der Kammerfiillung zu kennen. Die
eigentliche Kammerfiillung soll im Fall der Vergleichsmaschine erst bei einer HR-
Drehwinkelstellung von ca. 20° beginnen. Davor wird die Kammer lediglich tiber die

HD-Verbindungsspalte zur Kammer gefiillt.
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ND

angenommene wirksame Spaltbreite
zwischen Kammer und HD-Seite
vor Erreichen der Einlassoffnung

Bild 9.1: Annahme fiir die HD-stirnseitigen wirksamen Spaltbreiten als Verbindung der
HD-Scite zur entstehenden Arbeitskammer vor dem Offnen der Einlassfliche

(Drehwinkelstellung des Hauptrotors o, =20°)

Fiir die sich sichelformig entwickelnde Kammeroffnung (siehe Bild 9.1) kann keine
eindeutige bei der Fiillung wirksame Spaltbreite angegeben werden. Der vollstindige
Umfang der sich bildenden Offnung fillt in jedem Fall zu groB aus. Daher soll als
Néherung die Summe der Lingen zweier Gradenstiicke verwendet werden, die vom
Beriihrpunkt des HR-Zahnkopfes mit der NR-Zahnflanke radial bis zu den FuBlkreisen
der jeweiligen Rotoren verlaufen. Fiir die Rotoren mit einer Steuerscheibe wird das

Gradenstiick auf der HR-Seite durch die Breite der Scheibe ersetzt.

9.3 Herleitung der Temperaturfunktion GI. (6.17)
Ausgangspunkt ist die Energiebilanz der Arbeitskammer iiber der Dauer des

Fiillvorgangs nach GlI. (6.16).
(u, + (E;) —R)-8,) -my, —(u, + (E;) —R)-G¢q1) Mgy,

:(”0 +R-T, +E,? "95)'(mz<1 =My ) = Pg '(Vm _VKOI)
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—0 —0
< “o'mK1+(Cp_R)"gKl'mKl_(uo'mK01+(cp_R)"91<01'm1<01)
=u, -my, +R-T,-my, +C\ -8, -m —(u Myg +R-T) My +C. -Gy -m )—
0o Mk 0 My TC, Vg Mg 0o Mkor 0 Mygor TC, Vg Mgy
— Pk '(VKl _VKOI)

—0 =0
< cp"9K1'm1<1_R'(‘91<1+T0)'m1<1_c

» ko Mo +R'(‘91<01 +T0)'m1<01

:E;j Sy my _E;) Sy My — Pr '(VKl _VKOI)
Mit S, + T, =Ty, und Gy, + T, =Ty, ergibt sich

< E;? '(‘91<1 _‘95)"”1(1 —R Ty -my, _E;? '(‘91(01 _‘95)'7”1(01 +R-Tyq My,

=~Pxi '(VKl - VKOI)
Durch Erweitern mit Epo T, -my, und 51? -T,, - my,, konnen die Differenzen der

relativen Temperaturen auch in absoluter Form 9, — %, =T, — T, und

Gror =9 =Ty, — T, geschrieben werden. Damit ergibt sich

< (EO '(TK1 _TE)_R'Tkl)'mm _(E,? .(TKOI _TE)_R'TKm)'me

p
=—Pxi '(Vm - VKO])
Mit Hilfe der Zustandsgleichung idealer Gase (6.7) lassen sich die Kammermassen

-V . 4 - . .
durch m,, = Px1 K gowie Mo, = Lot ""K0L rqetzen. Damit lasst sich die

'TK1 R'T'Km

Gleichung weiter umformen zu

g (—0 ( Pii Vi (=0 Pxor Vo
Cp TKl_TE)_R'TKl)' _(C '(TKOI_TE)_R'TKOI)'
g R'TK1 g R'TK01
=—Pxi '(Vkl _VKOI)
—0 —0
c T c T
o (%'[I_T_;j_l}pm Vi _[?f'[l_ TKZI}_I].pKOI Vo
=—Pxi '(VK1 _VKOI)

—0

c T c T

= L I [N O B 74Ny I [ R Voo — — V.o.o=0 |:-Z
( ]pm KT p [ TKOI) Prot " Vkot (pKl pKOl) K01 | R
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T T
< (1__EJ'pK1'VK1_(1_ > J'me'VKm_
Ty, Kol »
= (I_T_EJ_[I_ Ty J_me'VKm i_(pKl_pKOI)_VKOI
Ty, Tioi P Vi E,(,] P Vi
P T_E:1+ Ty _lj_ Pro Vo __]i (pKl _me). Vo
Ty, T Pri Vi ¢, P Vi
= T_E=1+ TE _1_|___RO .M__% .@_
Ty, Tio ¢, ) Px1i €, Vi

Fiir ein ideales Gas gelten weiterhin die Zusammenhénge E;? —-c¢) =R und

So erhilt die Gleichung schlielich die Form

= £=l+ (TE _Lj.pkm_’?o_l .VKOI
K1 Tior K’ Pri K’ Vi
o Lu_ !
Ty 1+ (TE _lj.pKOl_’?O_l .VKOI
Ty K’ Pxi K’ Vi
9.4 Herleitung der Gl. (6.24)

R
5_0 ) (pKl — Pxot ) Vi =0

=0

Ausgangspunkt der Umformung ist das angenommene Entropiegleichgewicht aufgrund

der Vorkammerfiillung und Drosselung nach Gl. (6.23)

=0
c, -In

1+ L _ 10
TKOI E

. =0
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< In ! :_g.ln(pm]:_
1+[£( Ty _IJ.me_’?O_l].VKm] p Pe
Teoo K°) Pri K’ Vi
< In ! =—In (&
1_'_[(( Ty _ll.me_’?o_lj'VKOl] Pe
Teoo K°) Pr K’ Vi
x0-1
3
Pg
< In =0-
1_1_((( Ty _lj.pkm_fo_l]_VKm]
Teoo K°) Pri K’ Vi

Durch Anwenden der Exponentialfunktion ergibt sich

k-1

(I’KIJ o
Pe
1+ (TE _lj_me_’?o_l .VKOI
Tio K’ Pxi K’ Vi

: . . : v "
Damit kann die Gleichung weiter nach —=°- aufgeldst werden

K1
x'-1

o (&JKO —1+ [TE _LJ_I’KM_EO_I Vo

Pe T K’ Pxi K’ Vi

k-1
(plﬂ] © -1
Pe

= VK()l _

Vi (TE ljpfl
Tior K’ Pk K’
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Pri

Um das Volumenverhéltnis in Abhédngigkeit vom Druckverhéltnis —— darzustellen,

P

wird der Bruch mit dem Druckverhiltnis erweitert. Man erhélt
(p,ﬂjff” 1. Pxr
Pr Pr

Vi (TE _lj_pKOI_EO_l.pKI
oo &°) P ' py

01
P VKOl _

9.5 Herleitung der Gl. (6.39)

Ausgangspunkt der Umformungen ist das Gleichsetzten der Gleichungen (6.37) und

(6.38)

AS, = AS

T
- m .{5; .m[ﬂj ~R- h{mn ~mg, -R- ln(L]

T, Pr Priv

T
= ((l —x)- m, —Mgp., ) Epo -ln(ﬂJ -R- ln(mJ
T Pk
T
+ Mg -(—R-ln( iz D_'_mSRw -(52 -ln[ﬂ]—R-ln[mD
Pris Ty Py

T,
PN m, - E;) . ln(%J —-my, - R- IH[MJ — mSpV -R- ln[&j

E Pk P
_ T p _ T
=(1-x)-m ~c°~ln(—ms]—(l—x)-m R-ln[—ms]—m o -co-ln[—msj
voEp T, 14 D, SRest “Cp T,
T
+ Mgy -R-ln(pms]—msps ~R~ln( P J+m5Rw -c, ‘ln( ’“SJ
PE Pxis Ty
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R [m[TT_j (- 1).1{7’;; D “m, R (m[pp—j (1) h{pp—j}

T, T
o m, .5;) .(h{ﬂ]+x.ln( K1 jJ_mV 'R'[ln[pKle-FX'ln(pKlS Jj
Tiis T; Prxis Pe
= Mgpey -R-ln[&]+mspl] -R-ln( P ]_msps -R-ln( P J
P Pxw Pxis

Aus der Bedingung ln[&J ~ ln(£] und der Definition des #quivalenten
P Pkis

Spaltmassenanteils x nach Gl. (6.26) folgt:

T T
PN m, .5[()) .Lln[K_“/J_,_x.ln( K1S jJ_mV -R-(ln(pKW]er-ln(p“S )]
Tis Ty Pris P

= Mgpe, R ln[&J + (mSpV — Mgy ) R- ln(A]
Pe Piis

T T
o oo o) ocaf )
Tiis T, Prxis Pr
= Msrest ~R~ln(p—Aj+x-R : ln[—p”‘ j
my, PE Prxis
—0 Tiis Pxis P4
= x~cp-ln(—j—x-R-ln[—]—mR-ln(—J
Ty Pr Prxis

_ MsRes 'R'ln[&j_gﬁ ‘ln(TKlV]_i_R.ln(pKlV)
my Pe Tys Prxas
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T
o x- E[? -ln(’(—lsj—R-ln(&}
T; P
=_1? 'IH(TKISJ—R'ln(pKISj— MsRes -R-ln[p—Ej
Ty P my, P4

- 5}()} .ln[TKlS ]—R-ln[pms ]_ Mg Re st .R.ln(pE)
Y= Ty P my, Dy
po .
5;) .h{KlSJ_R.ln(pAJ
Ty Pe

Mit Hilfe der Zustandsgleichung idealer Gase kann unter Beriicksichtigung der

getroffenen Annahme gleicher Kammermassen m,, =m;, und mit V,, =V, das

Druckverhiltnis 2555 in ein Temperaturverhéltnis

P

Pris _ Mys R-Tyis Vi Ty

Prwy Myy R-Typ Vi Ty

uberfiihrt werden.

Verwendet man weiter die getroffenen Annahmen fiir die thermischen Zustandsgréf3en

der Restmasse bei Beginn der Kammerfiillung mg,. (p,:7,), so ldsst sich die

Gleichung weiter vereinfachen zu
e -R): h{T s j _Pa e ln(pEj
Ty my - Ty P4

T Pe
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