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1 Einleitung

Im Getriebeturboverdichter erfolgt eine weitgehende Integration von Getriebe
und Turboverdichter in kompakter Bauweise, sodass der Flachen- und
Raumbedarf sich minimieren lasst und die Befestigungsfundamente erheblich
vereinfacht werden.

Der Getriebeturboverdichter besteht aus einem zentralen Zahnrad und aus
mehreren Ritzelwellen mit einem oder zwei fliegend angeordneten
Laufradern, die um das zentrale Zahnrad angeordnet sind. Ferner werden
auch Getriebeturboverdichter gebaut, bei denen ein Zwischenrad zwischen
dem Zentralrad und den Ritzelwellen implementiert ist.

Die besondere Art der konstruktiven Ausfuhrung beim Getriebeturbo-
verdichter erlaubt eine optimale Anpassung der Drehzahlen und Kennzahlen
der einzelnen Stufen sowie kleine Laufradabmessungen.

Ferner wird durch die Moglichkeit der Zwischenkihlung des befbrderten
Mediums nach jeder Stufe die Reduzierung der Verdichterleistungsbedarfs
und ein besserer Wirkungsgrad erreicht.

In dem vorliegenden Bericht werden die technischen Moglichkeiten des
Getriebeturboverdichters aufgezeigt. Ferner werden ausgefuhrte Beispiele
aus der Praxis herangezogen um seinen vorteilhaften Einsatz zu
untermauern. Zudem werden die verschiedenen Bauteile der
Getriebeturboverdichterstufen eingehend beschrieben. Hierbei werden die
Einbaumoglichkeiten und Bauarten der Dichtungen sowie der Lager, der
Kupplungen, der Getriebe und Antriebe der Getriebeturboverdichter
behandelt und das rotordynamische Verhalten der Turbolaufer dargestelit.
Die besondere Aufmerksamkeit ist dem Betriebsverhalten des
Getriebeturboverdichters gewidmet. Hierzu wird eine ausfuhrliche
Beschreibung der verschiedenen Regelarten (Drehzahl-, Vorleitschaufel- und
Nachleitschaufelregelung sowie die derer Kombination) vorgenommen.

Die Kompaktheit, Robustheit, die geringen Investitions- und Betriebskosten
sowie sein gutes Teillastverhalten machen den Einsatz des
Getriebeturboverdichters unentbehrlich.

Die wichtigsten Einsatzgebiete des Getriebeturboverdichters sind:
Luftzerlegungs-, Salpetersaure-, Brenngas-, Stickstoffaufbereitungs- und
Methanolanlagen, sowie Anwendungen fir Bridendampf und sonstige
Prozessgasanwendungen.

2 Geschichtlicher Abriss

Die Verbesserung des Wirkungsgrades und die damit hergehende
Reduzierung des Leistungsbedarfs hat primar den Anstol} fur die Entwicklung
des Mehrwellen-Radialverdichters, des sog. Getriebeturboverdichters,
gegeben.
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Zuerst kam er bei der Luftverdichtung z.B. in der Automobilindustrie und im
Bergbau zum Einsatz. Die hierbei geforderten Enddricke lagen zwischen 6
und 11 bar.

Im Jahr 1947 entwickelte die Firma DEMAG den vierstufigen
Getriebeverdichter und meldete ihn anschlielfend am 2.10.1948 zum Patent
an. Der erste Getriebeturboverdichter der VK-Baureihe wurde im Dezember
1949 an die Zeche ,Alte Haase" in Sprockhovel ausgeliefert und in Betrieb
genommen. Mit dem Ablauf des Patents im Jahr 1968 wurde das erfolgreiche
Konzept des Mehrwellenverdichters von vielen Turboverdichter-Herstellern
ebenfalls Ubernommen und weiterentwickelt.

Bereits im Jahre 1951 wurde der zunachst fur die Verdichtung von Luft
konzipierte Verdichter auch fur die Verdichtung von Stickstoff eingesetzt.

In den ersten Jahren wurden die Mehrwellenverdichter flr durchschnittlich
20000-30000 m®*h Ansaugvolumen ausgelegt. Bald darauf wurde das
Ansaugvolumen auf 50 000 m*/h erhdht, angeregt durch die Anforderungen
insbesondere der Luftzerlegungsindustrie. Schliel3lich wurde im Jahr 1971
von der Firma DEMAG die VK-Baureihe bis zum Typ VK200 erweitert, der in
der Lage war, bis zu 200000 m®h Luft zu verdichten.

Gegen Ende der siebziger Jahre wurde der Hochdruck-Mehrwellenverdichter
fur den Einsatz in Luftzerlegungsanlagen entwickelt. Sein Arbeitsbereich war
Eintrittsdruck von 5 bis 8 bar und ein Enddruck von 30 bis 40 bar.

Im Jahr 1983 prasentierte die Firma DEMAG den 6-stufigen
Getriebeturboverdichter und ca. 10 Jahre spater lieferte die Firma Babcock-
Borsig den 8-stufigen aus. Schlieldlich, im Mai 1997, wurde von der Firma
GHH-Borsig (jetzt MAN-TURBO) der 10-stufige Getriebeturboverdichter zur

Verdichtung von CO2 in einer Dungemittelfabrik in Russland ausgeliefert. Mit
diesem Verdichter konnen Enddriucke von mehr als 200 bar bei der
Verdichtung von Kohlendioxid erreicht werden.

3 Einsatzgebiete der Getriebeturboverdichter

Anfanglich wurde der Getriebeverdichter fUr die Luftforderung konzipiert.
Durch die weitere Entwicklung wurde sein Einsatz auf andere Gebiete
erweitert. Heute ist das Einsatzgebiet der Getriebeturboverdichter vielfaltig,
z.B. fur die Druckluftversorgung in

- Automobilfabriken,

- Stahlwerken,

- Bergwerksminen,

- Steinbruchen,

- Grubenbeluftung und

- Abwasserbeluftung,

Zudem in Kraftwerken fur

- Ascheforderung (Ruldblasen),

- Wirbelschichtverbrennung,

- Rauchgasentschwefelung sowie
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bei der Herstellung von Glas und pharmazeutischen Produkten, als
Prozessluftverdichter in der Dingemittelindustrie und Petrochemie sowie zur
Verdichtung von umweltfreundlichem Erdgas, des als Brennstoff zum
Betreiben von Gasturbinen in Kraftwerken verwendet wird.

Eine dominierende Rolle spielen die Getriebeturboverdichter seit Uber 30
Jahren bei ihrem Einsatz in Luftzerlegungsanlagen. Durch ihre hohe
Wirtschaftlichkeit bei geringen Investitionskosten ist der Einsatz der
Getriebeturboverdichter fur diese Anlagen hervorragend, da die
Energiekosten 70 % bis 80 % der Produktionskosten darstellen und die
notwendigen Verdichter mit bis zu 25 % an die Investitionskosten der
Gesamtanlage beteiligt sind.

Dabei kommen der Luftverdichter als vierstufiger oder sechsstufiger
Getriebeturboverdichter je nach Enddruck des Verfahrens, ein Stickstoff-
Recycle-Verdichter als drei- bis vierstufiger und der Stickstoff-Feedgas-
Verdichter als zweistufiger Getriebeturboverdichter zum Einsatz, wobei die
beiden letzten zu einem funfstufigen oder sechsstufigen Multi-Service-
Verdichter zusammengefasst sind.

Ferner kommen je ein Produktverdichter fur Stickstoff und Sauerstoff als
jeweils sechsstufige Getriebeturboverdichter zum Einsatz.

Bei Ammoniak-Anlagen wird ebenfalls zunehmend der sechsstufige
Getriebeturboverdichter als  Luftverdichter anstelle der Ublichen
Einwellenverdichter  eingesetzt. Des  weiteren werden sie als
Prozessverdichter fur Kohlenwasserstoffe, Schwefeldioxyd, Kohlendioxyd
(z.B. bei Dungemittel-Produktionsanlagen), Kohlenmonoxid, Wasserstoff und
Chlor in chemischen und petrochemischen Industrie sowie bei der EOR-
Technik (Enhanced Oil Recovery) herangezogen. Bei der EOR-Technik wird

das CO»-Gas in das Olbohrloch direkt injiziert und dadurch mit dem Rohél

vermischt. Der dazu bendétigte CO2-Druck wird mit einem Hochdruck (pg=200
bar) sieben oder achtstufigen Getriebeturboverdichter erzeugt. Unter
bestimmten Druckverhaltnissen und nach einer gewissen Zeit beginnt das
Rohdl zu quallen, indem sich die Viskositat verringert. Dadurch kann eine
grolere Menge von Kohlewasserstoffen, die im Porenvolumen des
Bohrloches eingeschlossen ist, gewonnen und damit die wirtschaftliche
Ausbeutung eines Olreseroirs verlangert werden.

In  verschiedenen Bereichen der Lebensmittelindustrie  werden
Getriebeturboverdichter als Brudendampfverdichter eingesetzt z.B. in der
Zucker-, Milch- und Konservenindustrie, in Brauereien, Brennereien und bei
der Trocknung von pflanzlichen Stoffen sowie in der Zellstoff-, Papier- und
Textilindustrie.

In Bild 3.1 wird der Einsatzbereich fur Getriebeturboverdichter in
Abhangigkeit von der Stufenzahl je nach Volumendurchsatz (suction volume
flow) und Druckverhaltnis (pressure ratio) dargestelit.
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Bild 3.1 Einsatzdiagramm fluir 1- bis 10-stufige Getriebeturboverdichter
(Fa. MAN-Turbo)

Schliel¥lich ist zu erwahnen, dass einstufige Getriebeturboverdichter seit Uber

funfzig Jahren fur die Verdichtung von Kaltemitteln im Bereich der
Klimatechnik eingesetzt werden.

4 Aufbau des Getriebeturboverdichters

Das zentrale Teil eines mehrstufigen Getriebeturboverdichters ist das
Stirnradgetriebe. Der Verdichter besteht aus einzelnen Spiralgehausen, die
an den Getriebegehause-Halbflanschen angeschraubt und durch
Rohrleitungen miteinander verbunden sind.

Die Laufrader befinden sich in den Spiralgehausen und sind jeweils auf den
Enden der Getriebe-Ritzelwellen fliegend angeordnet, so dass fur jede
Verdichterstufe eine axiale Zustromung realisiert werden kann.

Die einfachste Form eines Spiralgehauses besteht aus zwei Gussteilen, dem
Einlaufeinsatz (1) mit der Ruckwand und der Spirale (2) (Bild 4.1). Der
Einlaufeinsatz bildet die verjungte axiale Einlaufkontur, deckt mit seiner
Innenkontur das Laufrad ab (halboffenes Laufrad), und bildet zusammen mit
der  gegenuberliegenden Rackwand des Spiralgehauses den
parallelwandigen Diffusor. Im letzteren ist der Einbau eines Nachleitgitters mit
verstellbaren Diffusorschaufeln moglich. In diesem Fall besteht der
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Einlaufeinsatz aus zwei Gussteilen. Vor jeder Verdichterstufe kann ein
Vorleitgitter installiert werden.

Die Gussteile des Spiralgehauses sind vertikal zentriert und werden
stirnseitig miteinander verschraubt.

Das halbflanschartig mit dem Getriebegehause verschraubte Spiralgehause
kann stufenweise verdreht werden, so dass der tangential angeordnete
Druckstutzen in verschiedenen Stellen positioniert werden kann.

Bild 4.1 Stufe eines Getriebeturboverdichters (Fa. MAN-GHH)

Das Getriebegehause mit zwei Ritzelwellen (max. 4 Verdichterstufen) ist in
Hohe der Mittelachse horizontal geteilt und wird entweder als
Gusskonstruktion oder meistens als geschweillte verwindungssteife
Stahlkonstruktion ausgefuhrt (Bild 4.2). Das Antriebsrad und die Ritzelwellen
sind schragverzahnt und aus geschmiedetem legiertem Stahl gefertigt. Die
Laufrader sind, meistens paarweise, am Ende der Ritzelwelle fliegend
angeordnet. Die Befestigung der Laufrader an der Ritzelwelle erfolgt durch
Hirth-Verzahnung und Dehnschaftschraube (Bild 4.3). Da die Drehzahlen der
Antriebswelle relativ niedrig sind, werden meistens Mehrflachengleitlager
(MFG-Lager) eingesetzt. Das eine Lager wird als kombiniertes Radial-
Axiallager mit beidseitigen Axiallaufflachen ausgefuhrt.

Fur die Lagerung der hochtourigen Ritzelwellen werden Kippsegmentlager,
meistens mit 5 Kippsegmenten, verwendet. Diese Lager besitzen sehr gute
Stabilitats- und Dampfungseigenschaften und verleihen somit den
uberkritisch laufenden Ritzelwellen grole Laufstabilitat bei gleichzeitiger
Minimierung der Schwingungen.

Der verbleibende Axialschub aus den Laufradern und der Schragverzahnung
wird mit Hilfe von Druckkdmmen von den Ritzelwellen auf das
Getriebeantriebsrad Ubertragen und dort bei niedriger Drehzahl vom
Axiallager aufgenommen. Dadurch werden die mechanischen Verluste gering
gehalten.



Bild 4.2 Geschweiflte Stahlkonstruktion eines Getriebeturboverdichters

Bild 4.3 Ritzelwelle mit Hirth-Verzahnung und Dehnschaftschraube
zur Befestigung der Laufrader (MAN Turbo AG)
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In Bild 4.4 ist der Aufbau eines Getriebeturboverdichters schematisch
dargestellt. Nach Abheben des Getriebedeckels liegen Getriebe, Lager und
Dichtungseinsatze offen da, ohne dass weitere Bauteile der Verdichteranlage
abgebaut werden mussen. Jedes Laufrad kann inspiziert werden, ohne den
Getriebedeckel abzuheben. Durch die Entfernung eines Teils der Gasleitung
kann der Eintrittsstutzen des Laufrades herausgezogen werden. Dadurch ist
das Laufrad vollig zuganglich.

Bild 4.4 Schematischer Aufbau eines Getriebeturboverdichters

In Bild 4.5 wird die schematische Aufstellung der Getriebeturboverdichter mit
einer, zwei bzw. drei Ritzelwellen dargestellt. Zur Zeit werden bis zu maximal
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funf Ritzelwellen mit maximal zehn Laufradern eingesetzt. Bei drei oder vier
Ritzelwellen des Getriebegehauses wird dieses mit einer zweiten, oberhalb
der ersten ebenfalls horizontalen Teilfuge ausgefuhrt (Bild 4.6).

a
Eine 2
Ritzelwelle
fo
Zwei
Ritzelwellen
e
- § -
/]
2
7
Drei 2
Ritzelwellen N
%
2
%
L S -
3 ]
S E Radiallagfer . # Dichtung
D IRl komb. Axial-Radiallager < Kupplung

Bild 4.5 Ausfuihrungsformen von Getriebeturboverdichtern
(schematische Darstellung)



Bild 4.6 Getriebeturboverdichter (Fa. Renk)

Bei den Getriebeturboverdichtern mit vier oder funf Ritzelwellen im Getriebe
sind zwei Radwellen vorhanden. Die erste und zweite Ritzelwelle wird von
der ersten, die dritte und vierte bzw. flinfte Ritzelwelle von der zweiten
Radwelle angetrieben.

Die erste Radwelle wird vom Antriebsmotor uber die Kupplung angetrieben.
Die Leistung wird Uber eine einfache Schragverzahnung auf die zweite
Radwelle und die Ritzelwellen Ubertragen.

5 Technologische Entwicklung der Getriebeturboverdichter

Durch die Entwicklung von geschlossenen Laufradern mit dreidimensionalen
Schaufeln wurde eine erhebliche Erweiterung des Betriebsbereiches in
Richtung groRerer Saugvolumina sowie die Verbesserung des
Wirkungsgrades erreicht. Eine weitere Verbesserung des Wirkungsgrades
wurde durch halboffene Laufrader mit rlckwartsgekrimmten Schaufeln
anstelle von Laufradern mit radialendenden Schaufeln erzielt. Die EinfUhrung
von verstellbaren Diffusorschaufeln (Nachleitgitter) trug zu einer Erweiterung
des Teillastbetriebs bis zu 30 % (nach unten) bei einem konstanten
Druckverhaltnis und relativ gutem Wirkungsgrad bei.

Ferner wurden Kombinationen von Vor- und Nachleitgittern eingesetzt, um
den Betriebsbereich zu erweitern.

Eine bedeutende Erhohung des gesamten Verdichterdruckverhaltnisses
konnte durch die Steigerung der Laufradstufen erreicht werden, indem
Getriebeturboverdichter mit bis zu 5 Ritzelwellen und somit bis zu 10
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Laufradern gebaut wurden. Entsprechend der Anzahl der Ritzelwellen werden
zur Zeit Getriebe mit bis zu drei Teilfugen ausgefuhrt. Dadurch wird
gleichzeitig eine Verbesserung der Zuganglichkeit erreicht.

Eine weitere technische Entwicklung des Getriebeturboverdichters stellt die
Verwendung der selbstzentrierenden Stirnverzahnung (Hirth-Verzahnung)
und eines Zugankers zur Befestigung der Laufrader an den freien
Wellenenden der Getrieberitzelwellen dar. Zur Lagerung der Ritzelwellen
wurden die in der Vergangenheit eingesetzten Mehrflachen-Gleitlager durch
Kippsegmentlager ersetzt, die erheblich bessere Dampfungs- und
Stabilitatseigenschaften aufweisen. Dadurch konnten die Drehzahlen der
Ritzelwellen erheblich erhdoht werden, ohne dass dabei Instabilitatsprobleme
auftreten.

Die EinflUhrung von Kohlesegmentringdichtungen anstelle der Labyrinth-
dichtungen fuhrte zu einer Verringerung der Leckageverluste.

6 Theoretische Grundlagen

In diesem Abschnitt werden die thermodynamischen und stromungs-
technischen Grundlagen fur Radialverdichter zusammengefasst.

6.1 Thermodynamische Grundlagen

6.1.1 Thermische Zustandsgleichung

Druck p, Temperatur T, und spezifisches Volumen v sind die wichtigsten
GroRen, die den Zustand eines Gases charakterisieren. Sie heilen auch
thermische Zustandsgrofien.
Fur ideale Gase gilt die thermische Zustandsgleichung.

pv=RT (6.1),
wobei R die Gaskonstante ist.
Viele Gase weichen jedoch merklich vom Verhalten idealer Gase ab. lhr
reales Gasverhalten wird unter anderem durch den Realgasfaktor Z
gekennzeichnet. Die thermische Zustandsgleichung fur die reale Gase lautet

pv=ZRT (6.2)
und daraus der Realgasfaktor Z
z-PV (6.3).
RT

6.1.2 Thermodynamische Hauptsatze

Die Thermodynamik basiert auf vier Hauptsatzen. Der erste und zweite
Hauptsatz sind wichtig bei der Untersuchung der Energieumwandlung und
demzufolge bei der Beschreibung der thermodynamischen Vorgange in
Stromungsmaschinen.
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Der erste Hauptsatz formuliert das Prinzip von der Erhaltung und
Umwandlung der Energie

E=Q+W (6.4)
wobei E der Energieinhalt, Q die zu- oder abgefuhrte Warmemenge und W
die verrichtete Arbeit ist.
Jeder Korper, sowie jedes thermodynamische System, beinhaltet auf Grund
seines Zustandes eine bestimmte Gesamtenergie E. Diese setzt sich

zusammen aus der kinetischen Energie Eyi,, bedingt durch die Bewegung

des Systems als Ganzem, der potentiellen Energie Epot, bedingt durch die
Lage des Gesamtsystems oder dessen Teile in einem aufleren Kraftefeld
(z.B. Schwerefeld, elektrisches oder magnetisches Feld usw.) und der
inneren Energie U, bedingt durch die Molekularbewegung, d.h.

E=Ekin + Epot + U (65)
Der Energieinhalt eines Massenstromes besteht demzufolge auch aus der
inneren, der kinetischen und der potentiellen Energie.
Die spezifische innere Energie eines realen Gases ist abhangig von Druck
und Temperatur bzw. vom spezifischen Volumen

u=u(T,p) (6.6)

u=u(T,v) (6.7)
und wird deshalb auch als kalorische ZustandsgroRe bezeichnet. Das
vollstandige Differential von u ist:

du = au dT + ou dv (6.8).
oT v ov T
Bei konstantem Volumen ist dv = 0 und
du = au dT oder du=c, -dT (6.9)
oT v

d.h. cvz[g—;{j wird als spezifische Warmekapazitat bei konstanten
\'

Volumen bezeichnet.
Die innere Energie eines idealen Gases ist lediglich von der Temperatur
abhangig u = u(T); die spezifische Warmekapazitat c, ist deswegen in diesem
Fall von der Temperatur abhangig
du

cy =Cy(T) a7
Unter Enthalpie h versteht man die Summe der inneren und der Druckenergie
(Verdrangungsarbeit) eines Gases

h=u+pv (6.11).
Fur ein reales Gas also ist sie abhangig von Druck und Temperatur bzw. vom
spezifischen Volumen und wird deshalb auch als kalorische Zustandsgrof3e
bezeichnet. Ihr vollstandiges Differential lautet:

(6.10).
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dh = (@J dT+£@j dp (6.12).
oT 0 op )1
Bei konstantem Druck ist dp = 0 und
dh = [@j dT  oder dh=cp.dT (6.13),
oT 0

wobei cp:@—:_J als spezifische Warmekapazitat bei konstantem Druck
p

bezeichnet wird.
Bei idealen Gasen jedoch ist die Enthalpie lediglich von der Temperatur
abhangig, wie es aus der Gleichung (6.1) und (6.11) hervorgeht

h=h(T)=u(T)+RT (6.14).
so ist ¢cp ebenfalls nur von der Temperatur abhangig
dh
Cp:Cp(T):a_ (6.15).

FUr die idealen Gase wird xals das Verhaltnis der spez. Warmekapazitaten
Cp und cy eingefuhrt
_Cp

Cv

K

(6.16).

Aus Gleichung (6.11) geht hervor, dass j—_:]_:j—flj_+Rist und mit Hilfe der
Gleichungen (6.10) und (6.15) ergibt sich der Zusammenhang zwischen R, c,
und cy, d.h. cp = cy+R

oder die Mayersche Warmegleichung

Cp—Cv=R (6.17)
und aus (6.16) und (6.17) folgt

K
Cp_K—l R (6.18).
SchlieBlich lautet die mathematische Formulierung des ersten Hauptsatzes
dQ=dU+pdVv (6.19)
bzw. dQ = dh -V dp (6.20).

Der zweite Hauptsatz ist ein Erfahrungsgesetz und stellt fest, dass alle
naturlichen Energieumwandlungsprozesse unumkehrbar d.h. irreversibel
sind. Er kennzeichnet ferner die gutemaRigen Besonderheiten dieser
Prozesse und die Bedingungen ihres Verlaufes. Unter Benutzung des
zweiten Hauptsatzes kann fur jedes thermodynamische System die
Zustandsfunktion Entropie s angegeben werden. Sie besitzt folgende
Eigenschaften:



13

a) Sie ist eine eindeutige Zustandsfunktion des Systems und zusammen
mit den Zustandsgrofen p, v, T, u und h kennzeichnet sie den Zustand des
Systems und sie kann daher als selbstandige Zustandsgrof3e betrachtet
werden.

Bei einer zum Grenzwert hin unendlich klein werdenden Zustandsanderung
eines Systems kann sie durch die Beziehung

dszd_? (6.21)

bestimmt werden. Dabei gilt das Gleichheitszeichen flur umkehrbare d.h.
reversible, und die Ungleichung fir nicht umkehrbare d.h. irreversible

Zustandsanderungen.
Daraus folgt, dass bei einem adiabaten reversiblen Prozess dQ = 0 ist und
daher S = konst. In diesem Fall spricht man von einer isentropen

Zustandsanderung. An diesem idealen Grenzprozess kann die Gute realer
Prozesse gemessen werden.

Die Entropie ist, wie z.B. die innere Energie U, eine additive Grolde, so dass
fur ein aus einzelnen Teilen bestehendes System S =S¢ + Sy + S3 +.... qilt.

Die analytische Formulierung des zweiten Hauptsatzes fur eine reversible
Zustandsanderung lautet nach Gleichung (6.21) dQ = T dS. Durch
Kombination mit der Gleichung (6.19) ergibt sich, in spezifischen Grol3en

geschrieben,

Tds=du+pdv (6.22).

Diese ist die Gibbs'sche Fundamentalgleichung fur das geschlossene
System.

Fur das offene System ergibt sich durch Kombination mit der Gleichung
(6.20)

Tds=dh-vdp (6.23).
Diese Gleichung wird als Gibbs’sche Fundamentalgleichung des offenen
Systems bezeichnet.

6.1.3 Vergleichsprozesse

Als thermodynamischer Prozess wird die Veranderung des Zustandes eines
im Gleichgewicht befindlichen thermodynamischen Systems bezeichnet.
Diese Zustandsanderung des Systems kann nur durch aul3ere Wirkung, z.B.
durch Warmeaustausch Uber seine Grenzen, stattfinden. Fur die Bewertung
unumkehrbarer, verlustbehafteter, realer, d.h. irreversibler Prozesse werden
umkehrbare, verlustlose, d.h. reversible Vergleichsprozesse herangezogen.
Solche reversiblen Vergleichsprozesse sind

a) die Isobare (p = Konst)

b) dielsochore (v = konst)

c) die Isotherme (T = konst)

d) die Isentrope (s = konst)

e) die Polytype (np = konst)
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Bei Turboverdichtern werden die drei letztgenannten reversiblen
Zustandsanderungen mit der tatsachlichen Zustandsanderung verglichen. Da
die spezifischen Arbeiten nach den Gibbs‘schen Fundamentalgleichungen mit
dem Term Tds zusammengefasst sind, lassen sie sich im T, s- Diagramm als
Flachen darstellen (Bild 6.1).

pPo=const
: /
Np=const
s1=const 28 Eall
T ‘ p1=const
T1=const
2h 1=const
2T

—_ 1
h2T=const/ g

A A B B C S

Bild 6.1 Vergleichsprozesse im T s-Diagramm

Isotherme Zustandsanderung

Eine isotherme Zustandsanderung wird nur naherungsweise durch Wand-
bzw. durch Zwischenkuhlung des Fordergases erreicht. Eine exakte
isothermische Zustandsanderung ist jedoch schwer realisierbar.

Dieser Vergleichsprozess kann am besten bei Getriebeturboverdichtern
angenahert werden, da nach jeder Stufe eine Kuhlung des Foérdermediums
moglich ist.

Im folgenden sind: die spezifische isotherme Arbeit ht, die spezifische

isentrope Arbeit hs, die spezifische polytrope Arbeit hp, sowie der jeweils
dazugehorige Wirkungsgrad fur ideales und reales Gasverhalten
zusammengefasst.

Die Drucke und Temperaturen sind totale Grofen.
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Isotherme Zustandsanderung

Ideales Reales
Gasverhalten | Gasverhalten
2T
Spez. isotherme Arbeit ht = [vdp RTy In& T1(S1-82r)~(h1-her)
1 pl
Flachedarstellung vom ht im T,s-Diag. A-B-1-2T A-B’-1’-1-2T
Spez. reale Arbeit Ah Com(T2-T1) ho-h4
Flachedarstellung vom Ahin T,s-Diag. A-C-2-2T A’-C-2-2h

Isothermer Wirkungsgrad n;

"

Isentrope Zustandsanderung

Ideales Gasverhalten

Reales Gasverhalten

Spez. isentrope Arbeit

k-1

2s P e i Kyl |
K K
1 Py v-1llp,
Flachedarstellung vom A-B-2s-2T A’-B-2s-2h
hs im T,s- Diagramm
Spez. reale Arbeit Ah Com(T2-T1) ho-h4
Flachedarstellung vom A-C-2-2T A’-C-2-2h

Ahim T,s- Diagramm

Isentroper
Wirkungsgrad N

"
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Polytrope Zustandsanderung

|deales Gasverhalten Reales Gasverhalten
Spez. polytrope Arbeit I k-1 ] - vl ]
‘ “Mp| | P2 |*np P, ) n
hp = [ vdp RTe 5| Y| zrm MV || 22| ™Y
1 pl Ny — pl
K:& B V(@pj
Cv V D ov .
Flachedarstellung vom A-B-1-2-2T A’-B-1-2-2h
h, im
T,s-Diagramm
Spez. reale Arbeit Ah Com(T2-T1) ho-h4
Flachedarstellung vom A-C-2-2T A’-C-2-2h
Ahim
T,s-Diagramm
Polytroper hli/
Wirkungsgrad n, Ah

Mehr Uber die Volumen- und Temperaturexponenten siehe in [1].

Der Realgasfaktor und die beiden Isentropenexponenten konnen durch die
Verfugbarkeit von allgemeinen Zustandsgleichungen, z.B. durch die BWR-
Gleichung (Benedict-Webb-Rubin), die BWRS (Benedict-webb-Rubin-
Starling), die RKS (Redlich-Kwong-Soare) oder die LKP (Lee-Kessler-
Plocker) und andere, oder aus speziellen Gleichungen fur bestimmte
Einzelgase analytisch ermittelt werden.

Der Vorteil der polytropen Zustandsanderung ist, dass der polytrope
Wirkungsgrad thermodynamisch unabhangig vom Druckverhaltnis ist und
dass die polytrope Arbeit des Verdichters gleich der Summe der polytropen
Arbeiten seiner einzelnen Stufen ist. Deswegen wird er meist als
Vergleichsprozess herangezogen. Nachteil ist die nicht anschauliche
Definition der Polytrope.

6.2 Stromungstechnische Grundlagen

6.2.1 Geschwindigkeitsverhaltnisse im Laufrad

Bei Turbomaschinen wird unterschieden zwischen dem feststehenden
Absolutsystem und dem mit dem Laufrad festgebundenen und mit der
Winkelgeschwindigkeit w rotierenden Relativsystem.

Die Umfangsgeschwindigkeit irgendeines Punktes am Laufrad mit dem
radialen Abstand r vom Mittelpunkt der Drehachse ist u = w-r. Die
Absolutgeschwindigkeit ¢ des Fluides ist auf das feststehende Absolutsystem
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(in unserem Falle die Erde) bezogen. Die Relativgeschwindigkeit w ist die
Geschwindigkeit des Fluides gegenuber dem rotierenden Bezugssystem.
Nach der Grundgleichung der Kinematik betragt dann die
Relativgeschwindigkeit in vektorieller Schreibweise
w=c-u (6.24).

In Bild 6.2 sind die Geschwindigkeitsdreiecke und in Bild 6.3 zusatzlich die
Meriadian- und Umfangskomponenten der Geschwindigkeiten eines radialen
Laufrades dargestellt.

Bild 6.2 Geschwindigkeitsdreiecke eines radialen Laufrades mit
riuckwartsgekrimmten Schaufeln

L | ]
u
Bild 6.3 Geschwindigkeitsdreieck
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6.2.2 Kontinuitatsgleichung

Die Kontinuitatsgleichung der Fluidmechanik, auch als Massenerhaltungssatz
bezeichnet, sagt aus, dass die Masse in einem abgegrenzten Volumen weder
verloren gehen noch entstehen kann. Mathematisch formuliert bedeutet dies
fur die stationare Stromung

dm =0 oder m = konst (6.25).

dt
Demzufolge gilt fur die eindimensionale stationare Stromung eines
kompressiblen Fluids

n = pAc
und p1-A1-C1=p2-Ar-Co (6.26).
Bei der dreidimensionalen kompressiblen instationaren Stromung muss die
einstromende Masse in ein Volumenelement dx, dy, dz gleich der lokalen
Dichteanderung zuzuglich der ausstromenden Masse sein. Mathematisch
lasst sich wie folgt formulieren [2].

o\pc
@+ a(PCX)+ (p Y)+ a(pc,) ~0 (6.27).
ot OX oy 0z

6.2.3 Der Impulsmomentensatz

Der Impulsmomentensatz (Drallsatz) ist eine dem Impulssatz analoge
Aussage Uber den Zusammenhang von Impulsmoment (Drehimpuls) und
Kraftmoment. Er stellt die Bilanzgleichung fur das Momentengleichgewicht
dar. D.h. die Differenz des Impulsmomentes am Ein- und Austritt eines
durchstromten Kontrollraumes (z.B. eines Laufrades) ist nach Betrag und
Richtung gleich dem am Kontrollraum wirkenden auf3eren Drehmoment.

Das Impulsmoment des Fluids mit einem Massenstrom m hat den Betrag

m cy r. Das Drehmoment, das dem Laufrad von auf3en zuzufuhren ist,
betragt also M =m(cyory —Cy1ty) (6.28)

6.2.4 Die Energiegleichung

In einem stationar durchstromten offenen System, wie z.B. einem
Turboverdichter (Bild 6.4), beschreibt der erste Hauptsatz der
Thermodynamik die Umwandlung der uber die Antriebswelle eingespeisten
mechanischen Energie in innere, kinetische und potentielle Energie bei
gleichzeitiger Warmeabfuhr.



19

m$1

Bild 6.4 Stationar durchstromtes offenes System

Dabei treten Uber die Grenze eines offenen Systems Energie und Masse
uber. Was im Innern des Systems geschieht, wird nicht bertcksichtigt. Die
Energiebilanz zwischen (1) und (2) in spezifischen Grofien lautet:

€1 —Aey —Aey —Aeg + Ay =€9 (6.29),

wobei der Energieinhalt in (1) und (2)

e1 bzw. ex = innere Energie (u) + kinetische Energie (02/2) + potentielle
Energie ist.

In unserem Fall wird die potentielle Energie nicht berucksichtigt, da kein
geodatischer Hohenunterschied zwischen (1) und (2) vorhanden ist.

Die Energieanderung zwischen (1) und (2) lautet:

Aeq : Abfuhr der Energie Uber die Systemgrenzen in Form von Warme q12

2
Aes : Arbeit infolge Volumenanderung jpdv

1
Aeg : Arbeit infolge Verschiebung eines Volumens mit Uberwindung eines

2
Druckgradienten [vdp
1
Aey : Zufuhr von technischer Arbeit Uber die Systemgrenzen wy,.
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2 2 2
Es ist Aej + Aeg = [pdv + [ vdp = [d(vp)=paVvy — ppvi.
1 1 1
Daraus folgt
cf 3
Up+=-~ G2 + PV +Wip =Up + ==+ P2V2 (6.30)
und durch Einsetzen der Gleichung (6.11) in Gleichung (6.30) ergibt sich
c? c2
h1+71+Wt12=h2 +72+q]_2 (631)

Es wird nun der Begriff Totalenthalpie h; eingefuhrt. Sie setzt sich zusammen
aus der statischen Enthalpie und der kinetischen Energie (die pot. Energie
wird wie oben erwahnt, vernachlassigt).

2
he=h+= (6.32).
Aus (6.31) und (6.32) folgt
hi1 + Wiz =Ntz + 012 (6.33)
und mit Aht = ht2 - htl fOlgt Wi12 =012 +Aht bzw.
y =0+ Ahy (6.34).

Da der Prozess stationar ist, gilt die Gleichung (6.34) auch fur den
Massenstrom m

P, = Qqp + MAh; (6.35).
Wenn es sich um ein adiabates System handelt, dann ist =0 und
y = Ahy (6.36).

In diesem Fall ist die aufgenommene spezifische Arbeit gleich der
spezifischen Totalenthalpiedifferenz.

6.2.5 Die Euler’'sche Hauptgleichung

Die Euler'sche Hauptgleichung Gleichung (auch als Grundgleichung der
Stromungsmaschinen genannt) beschreibt den Zusammenhang der
spezifischen Arbeitsubertragung zwischen Fluid und Laufrad des
Turboverdichters mit den Umfangskomponenten der Absolutgeschwindigkeit
vor und hinter dem Laufrad, d.h. sie stellt den Zusammenhang zwischen
Aerodynamik und Thermodynamik her. Die zugefuhrte Leistung im Laufrad
eines Verdichters ist

Pi=M-® (6.37)
Bei einem adiabatischen Prozess ist
P;=mAh; (6.38)

oder Mw=mAh¢,

daraus folgt Ah; :%m (6.39)
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und mit Hilfe der Gleichung (6.28) ergibt sich

Ahy = o(cayrz —Ciyft)
und schliellich

Ahy = (CcoyUp —Cqyuyq) (6.40).
Gleichung (6.40) wird als Euler'sche Hauptgleichung der Turbomaschinen
bezeichnet. Sie ist eine Auslegungsbeziehung fur jegliche Turbomaschinen
mit allen Fluidarten. Sie gilt allgemein sowohl fur reibungsfreie als auch fur
reibungsbehaftete Stromung.
Mit Hilfe der Geschwindigkeitsdreiecke am Eintritt und Austritt des Laufrades

wird die Euler'sche Hauptgleichung in
2 2 2 2 2 2

us—usy Wi -—-w5 Cc5-C
Ahyg=-2—L1 1 2,72 1 (6.41)
2 2 2
umgeformt.
2 .2
Uz —4s

Das erste Glied

bewirkt eine statische Druckerhdhung im Laufrad als

Folge der Zentrifugalkrafte. Bei axialen Turboverdichtern ist u; =u, und
2 2
us—u

demzufolge —2 1 _0. Daraus folgt, dass die Druckerhdhung in einer Stufe

eines Radialverdichters groR3er ist als in einer Stufe eines Axialverdichters.
2 .2
Das zweite Glied w bewirkt eine statische Druckerhohung im Laufrad

durch die Verzdgerung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit w; auf die
2 2

c5—C
relative Austrittsgeschwindigkeit w, . Ferner stellt das dritte Glied -2 "1 den

kinetischen Energiezuwachs im Laufrad dar, der im nachgeschalteten
Ringdiffusor in statische Druckerhohung umgewandelt wird.

Aus der Euler'schen Hauptgleichung (6.41) geht durch Heranziehung der
Gleichung (6.32) hervor, dass die ersten beiden Summanden die statische
Energieerhohung sind und der letzte Summand die dynamische

Energieerhohung darstellt.

2 2
Cc,—C
Aht =hy, —hy +-21

2 2 2 2
Up—Up Wy =Wy

wobei hy, —hy = 5 + 5 ist (6.42)
2 2 2 2
W u W u
oder hy+—+——L-h,+—2_-2 (6.43).
2 2 2 2

Daraus folgt dass der Ausdruck
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2 2
W

hg = h+7—u7: konst (6.44)

im gesamten Laufrad konstant bleibt und als “Rothalpie“ bezeichnet wird.
Diese Beziehung ist die Energiegleichung (Bernoullische Gleichung) des
Relativsystems. Die Energieubertragung im Laufrad erfolgt also bei
konstanter Rothalpie.

Wenn die Zustromung des Laufrades drallfrei ist, d.h. cqy = 0, dann ist die

Totalenthalpie am Laufradeintritt gleich grol3 mit der Rothalpie, denn es gilt
2 2 2

Wy —Up =6
C2
und daraus hr =h; +71 =hy (6.45).
Da aber hr im gesamten Laufrad konstant bleibt, kann an jedem Punkt x des
Laufrades mit Hilfe der dort  auftretenden Relativ- und
Umfangsgeschwindigkeit die statische Enthalpie berechnet werden
uz  wi
hy =hg +—-——=.
X R 2 2
Ferner ist zu bemerken, dass im nachgeschalteten Diffusor die Totalenthalpie
2

C
hot =ho +72 konstant bleibt.

Nachfolgende Enthalpieangaben sind auf Totalzustande bezogen (Indizes t
entfallt).

In Bild 6.5 sind im h-s-Diagramm die statischen und totalen
Zustandsanderungen sowie die Verlaufe der Energieanteile fur eine
vordrallfreie Radialverdichterstufe dargestellt.
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Bild 6.5 Vereinfachte Darstellung der Zustandsanderung einer
vordrallfreien Verdichterstufe im h-S Diagramm

6.2.6 KenngroRen

Im Stromungsmaschinenbau wurde vor ca. 40 Jahren damit begonnen, die
ubliche Praxis, jede Maschine einzeln auszulegen und zu bauen,
aufgegeben, um auf die in anderen Bereichen der Technik bereits eingeflhrte
Baureihenentwicklung Uberzugehen.

Die Basis fur die Entwicklung einer Stromungsmaschinenbaureihe bilden die
geometrischen und physikalischen Ahnlichkeitsgesetze, die durch die jeweils
ubereinstimmenden KenngrofRen charakterisiert werden.

Mit der Entwicklung von Baureihen in geeigneten Grolienabstufungen lasst
sich jedes gewulnschte Betriebsfeld abdecken.

Bei der Entwicklung einer Baureihe erfolgt die Standardisierung des
Verdichters entweder als ganzes (Package System) oder in Komponenten
(Baukastensystem). Voraussetzungen fur die Entwicklung eines Package
Systems bilden i.a. gleiches Gas, nahezu gleiche Anfangsbedingungen sowie
etwa gleiches Druckverhaltnis. Dies ist der Fall beim Einsatz von
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Getriebeturboverdichtern zur Druckluftversorgung in den verschiedenen
Industriebereichen. In Bild 6.6 ist die Schnittdarstellung eines
standardisierten Druckluftgetriebeturboverdichters friherer (Fa. Ingersoll-

Rand) und in Bild 6.7 einer moderner Bauweise der Fa. Atlas Copco
aufgeflhrt.

Abscheider Einlauf

Laufrider Rippenrohrkiihler Nachkiihler

Bild 6.6  Vierstufiger Druckluftgetriebeturboverdichter
(Fa. Ingersoll-Rand)
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Steuer- und
Uberwachungs- Motor

system Ansaug- Schalldampfer

Integrierte Zwischen ]
und Nachkiihler Luft-Ansaugfilter

Bild 6.7 Druckluftgetriebeturboverdichter (Fa. Atlas Copco)

Bei der geometrischen Ahnlichkeit unterscheiden sich alle miteinander
entsprechenden Langenabmessungen um einen einheitlichen
Langenmalistabsfaktor. Durch die Verwendung der dezimalgeometrischen
Normzahlreihe wird prinzipiell, durch eine Anzahl abgestufter Baugrof3en, ein
gewunschter Leistungsbereich gleichmalig abgedeckt. Die auf den Verlaufen
der Stufenkennlinien festzulegenden Betriebsgrenzen des Volumenstromes
bestimmen die GroRen eines Stufensprungs der Baureihe, d.h. den
Maldstabsfaktor. Zur Bestimmung der Betriebsgrenzen werden hauptsachlich
wirtschaftliche Erwagungen herangezogen.

Bei der physikalischen Ahnlichkeit ist zwischen der kinetischen und der
dynamischen Ahnlichkeit zu unterscheiden.

Die kinetische Ahnlichkeit ist erfiillt, wenn alle einander entsprechenden
Geschwindigkeiten sich um einen einheitlichen Geschwindigkeitsmalstabs-
faktor unterscheiden. Die dynamische Ahnlichkeit ist erfiillt, wenn alle sich
einander entsprechenden Impulsstrome und Krafte (Druck-, Massen-,
Reibungskrafte) um einen einheitlichen Kraftmalistabsfaktor unterscheiden.
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Die dimensionslosen “Malstabsfaktoren® werden auch Kenngréflien genannt.
Werden alle Ahnlichkeitsbedingungen erfiillt, so wird von einer vollstéandigen
Ahnlichkeit gesprochen.
Wenn (ber die geometrische Ahnlichkeit hinaus auch die physikalische
vorliegt, mussen die KenngroRen fur den betrachteten Fall jeweils
ubereinstimmen. Bei den Turbomaschinen ist bekanntlich eine grof3e Anzahl
von Kenngrof3en eingefuhrt. Zur Charakterisierung eines Verdichters bzw.
einer Verdichterstufe werden grundsatzlich zwei voneinander unabhangige
Kenngroflen  herangezogen. Eine KenngroRe charakterisiert das
Schluckvermogen des Verdichters bzw. der Verdichterstufe, die andere die
Druckumsetzung. An einem solchen Paar unabhangiger KenngrofRen lasst
sich jede weitere ermitteln.
Die Volumenzahl oder Volumenflusszahl ist (p:(;—M, wobei cp = T\C/Otz
2 —d
42

eine

fiktive  Geschwindigkeit, ist die entstehen wiurde, wenn der
Saugvolumenstrom V,; durch eine Rohrleitung mit dem Durchmesser d,
stromt.

Danach ergibt sich fur die Volumenzahl ¢ = Vot (6.46).
EngZ
4

Sie erfasst das Schluckvermodgen der Verdichterstufe und bestimmt ihre
Eintrittsflache.
Die polytropische Druckzahl

hp
5 (6.47)
U2 /2
ist verantwortlich fur die Druckumsetzung und bestimmt das Druckverhaltnis
der Stufe.
Bei einer Verdichterstufe mit vorgegebenen Werten der Kenngrof3en ¢ und

¥, kann ein bestimmter polytropischer Wirkungsgrad

hp
Mp ~An (6.48)

erreicht werden.
Ferner wird die Volumenzahl am Laufradaustritt

Yp =

C

03 = ~3m (6.49)
uz

eingefuhrt.

Um eine aerodynamische Ahnlichkeit am Austritt des Laufrades bzw. am
Eintritt des Diffusors zu gewahrleisten, muss die Volumenzahl ¢3; konstant
bleiben.



Mit  cgp = V3 und U, = Vot ergibt sich
42
V3 /V
o3 =00 (6.50).
R 1
Das Laufradvolumenverhaltnis ist — = (6.51)

Vot [ s(ie, - 1Mz, |

p+ky(npL ~1) hp/mp —c5/2

mit X = ,wobei der Reaktionsgrad p =
P(kv _1) hp /np
2 2
+5S
bzw. p=1--3 (6.52)
2S
lautet, und der Slipfaktor
5= 3 (6.53)
Uz

ist. ist der polytrope Laufradwirkungsgrad.
an

Das Laufradvolumenverhaltnis V3/Vy ist primédr abhéngig von der
Umfangsmachzahl M (Bild 6.8).
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Bild 6.8 Laufradvolumenverhaltnis als Funktion der Umfangsmachzahl



28
Die Umfangsmachzahl

Muy = -2 (6.54)
dot

ist eine wichtige KenngroRe der Verdichterstufe, wobei

ot :\/Zot Ky RTot (6.55)

die Schallgeschwindigkeit am Stufeneintritt bezogen auf totale Zustande ist.
Die Umfangsmachzahl ist keine echte Gasmachzahl. Daher konnen ihre
Werte Uber eins liegen, ohne dass dabei die Schallgeschwindigkeit von der
Gasgeschwindigkeit an irgendeiner Stelle am Laufrad erreicht wird.
Eine weitere sinnvolle Kenngrofle fur den Arbeitsumsatz stellt der
Arbeitsfaktor
:A—g (6.56)
uz
dar. Er kann in Beziehung mit der Druckzahl ¥, und dem polytropen
Wirkungsgrad np folgendermafien formuliert werden:
Vp
HW=_—"
2-mp
Ferner werden oft noch weitere Kenngrof3en herangezogen wie der spez.

Drehzahlkoeffizient oder die Schnelllaufzahl
1/2

(6.57).

G = % (6.58)
Vp
v 1/4 v 1/4
sowie die Durchmesserzahl 6 = F:)le :( gj (6.59).
¢ ¢

Dynamische Ahnlichkeit zweier Stromungen besteht, wenn der Quotient der
Tragheits- und Reibungskrafte, d.h. wenn die Reynoldszahl
Re = D242 oder Re = J2u2 (6.60)
A% A%
fur beide Stromungen gleich ist. Sie heil3t auch Reynolds-Umfangszahl.
Bei vollstandiger Ahnlichkeit mussen zur Charakterisierung einer
Verdichterstufe (oder des ganzen Verdichters) die Kenngrof3enfunktionen
fiir die polytropen Druckzahl vp =wple. Mz x, Re)

und den polytropen Wirkungsgrad Np=np (¢, My, x,Re)

aufgestellt werden.

Die vollstandige Ahnlichkeit kann bei thermischen Strdmungsmaschinen sehr
oft nicht erflllt werden, da eine gleichzeitige Ubereinstimmung der
Reynoldszahlen und der Umfangsmachzahlen nicht erreicht werden kann.

In der Praxis ist jedoch nicht die vollstandige Erfiillung der Ahnlichkeit,
sondern die Erhaltung der  Gultigkeit ~der  charakteristischen
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Kenngrolenfunktionen (Wirkungsgrad und Druckzahl-Kennlinien) von grolRer
Bedeutung.

Fir groRe Reynoldszahlen ist die Anderung der Ahnlichkeit infolge der
Anderung von Re gering, da die Reibungskrafte erheblich kleiner gegentiber
den Tragheitskraften sind. In einem zulassigen Bereich der Re-Zahlen sind
i.a. nur geringfugige Abweichungen der Kenngrolienfunktionen zu erwarten.
In diesem Bereich kann praktisch von einer Unabhangigkeit des
Wirkungsgrades und der Druckzahl von der Re-Zahl gesprochen werden. Es
liegt damit eine angendherte Ahnlichkeit vor, wobei die geometrische
Ahnlichkeit erfullt wird, aber die exakte Ubereinstimmung aller KenngréRen
nicht gewahrleistet werden kann.

Die auf die Basis der aerodynamischen Ahnlichkeitsgesetze entstehende
Standardlaufradfamilie sowie die dazugehdrigen Leitteile werden syste-
matisch getestet und daraus die dimensionslosen Laufradstufen-Kennlinien
erstellt. Sie bilden die Grundlage fur jede Verdichterauslegung. In Bild 6.9
sind die dimensionslosen Kennlinien einer Laufradstufe dargestellt [3].
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Bild 6.9 Dimensionslose Kennlinien einer Laufradstufe
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7 Getriebeturboverdichterstufe

Jede Stufe besteht aus einem dusenartigen Einlauf (1), dem Laufrad (2), dem
Diffusor (3) und der Spirale(4) (Bild 7.1). Vor dem Einlaufteil besteht die
Moglichkeit, ein Vorleitgitter anzuordnen (Bild 7.2).

Das Vorleitgitter (5) wird als komplette Einheit mit der dazu erforderlichen
Verstellungsmechanik vor dem Einlauf montiert. Im Diffusor kann ebenfalls
ein Nachleitgitter (6) mit verstellbaren Schaufeln installiert werden (Bild 7.3).
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Bild 7.1 Getriebeturboverdichterstufe (Fa. Babcock-Borsig)
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Bild 7.2 Einlauf mit Stern und Vorleitgitter (Fa. Babcock-Borsig)
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Bild 7.3 Kombination aus Vorleit- und Nachleitgitter
(Fa. Babcock-Borsig)



Bild 7.4  Vorleitgitter mit Kugelgelenkverstellung

7.1 Einlauf

Der Einlaufraum ist derart zu gestalten, dass die Stromung dem Laufrad
moglichst verlustfrei und rotationssymmetrisch zugefuhrt wird. Dieses kann
durch die Axialzustromung, wie in Bild 7.1 dargestellt, erreicht werden.
Hierbei wird das Gas an der Einschnirung des Querschnittes vor dem
Laufradeintritt beschleunigt und dadurch die Grenzschichtdicke der Stromung
an der Deckscheibenkontur verringert.

Zur Erweiterung des Betriebsbereiches sowie der Verbesserung des Teil-
lastwirkungsgrades werden Vorleitgitter eingesetzt (Bild 7.2 , Bild 7.3 und
Bild 7.4).
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7.2 Laufrad

Aufgrund der Tatsache, dass sich die Energieubertragung auf das
Fordermedium im Laufrad vollzieht, erlangt seine stromungstechnisch
optimale Gestaltung eine enorme Bedeutung zum Erreichen eines hohen
Verdichterwirkungsgrades.

Ein Teil der vom Laufrad aufgenommenen Leistung wird in Druck umgesetzt
und ein weiterer Teil tritt in Form von kinetischer Energie des Fordermediums
aus dem Laufrad hinaus. Diese kinetische Energie wird im nachgeschalteten
Diffusor in Druck umgewandelt. Daraus geht hervor, dass die Stromung am
Laufradaustritt bzw. am Eintritt des Diffusors einen starken Einfluss auf die
Energieubertragung im Diffusor hat.

Es ist allgemein bekannt, dass die Stromung durch ein Radialverdichter-
Laufrad mit ihrem ausgepragten dreidimensionalen Charakter erheblich
komplex ist. Diese aulerst komplizierte Laufradstromung wird durch die
aufgrund der rotierenden Stromungskanale hervorgerufenen Flieh- und
Corioliskrafte verursacht. Ferner wird durch die Kriummung der Laufradkanale
die Wirkung der Flieh- und Corioliskrafte auf die kompressible
reibungsbehaftete turbulente Stromung und insbesondere auch auf die
Sekundarstromung und die Totwassergebiete stark beeinflusst.

Zur Laufradauslegung werden Ublicherweise Ahnlichkeitskonzepte sowie ein-,
zwei- bzw. quasidreidimensionale und lediglich selten echte dreidimensionale
Verfahren herangezogen, da letztere einen hohen Berechnungsaufwand
hervorrufen.

7.2.1 Eindimensionale Berechnungsverfahren;Stromfadentheorie

Eindimensionale Verfahren basieren auf der Stromfadentheorie. Hierbei wird
eine stationare homogene Stromung vorausgesetzt, die durch Mittelwerte
gekennzeichnet und lediglich als Funktion einer Ortskoordinate, der
Hauptstromungsrichtung, ermittelt wird.

Bei der einfachen Beschreibung der Laufradstromung nach der
Stromfadentheorie wird angenommen, dass alle Stromungsfaden die Form
der Schaufeln haben und letztere selbst Teile dieser Stromfaden darstellen
(Bild 7.2.1). Daraus folgt, dass die Relativgeschwindigkeit im rotierenden
Schaufelkanal an einem Radius des Laufrades uber den gesamten Umfang
konstant ist. Der Einfluss der endlichen Schaufelzahl und der Schaufeldicke
wird bei dieser Betrachtung vernachlassigt.



Bild 7.2.1 Laufradstromung nach der Stromfadentheorie

Nach Eckert [4] kann die Relativgeschwindigkeit entgegen der Annahme der
Stromfadentheorie nicht Uber den Umfang konstant sein. Zum
Impulsaustausch zwischen den Schaufeln des Laufrades und der Stromung
sind Druckunterschiede in der Stromung bzw. zwischen beiden
Schaufelseiten erforderlich. Diesem Druckunterschied entspricht das
zugeordnete Profil der relativen Geschwindigkeit (Bild 7.2.2).

SS

Bild 7.2.2 Qualitative Druck- und Geschwindigkeitsverteilung
in einem Radialrad (DS: Druckseite, SS: Saugseite)

An der Stelle zunehmender Relativgeschwindigkeit ist eine Abnahme des
Druckes festzustellen. Die Schaufelrlickseite wird als Saugseite (Seite
geringeren Druckes) und die Schaufelvorderseite als Druckseite (Seite
hoheren Druckes) bezeichnet.

Die Relativstromung in einem Schaufelkanal wird ebenfalls in der Literatur [4]
als Uberlagerung einer nach der Stromfadentheorie Uber den gesamten
Umfang konstanten Relativgeschwindigkeit mit einer im Kanal rotierenden
Stromung ohne Durchfluss (relativer Kanalwirbel) aufgefasst, welche mit 2
entgegen der Laufraddrehung rotiert.
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Jet-Wake Theorie (Zwei-Zonen Modell)

Die Auswirkungen der Entstehung von Schaufeldruck- und Schaufelsaugseite
beschreibt die Jet - Wake Theorie, auch Zwei-Zonenmodell genannt.

Durch die hohe Stromungsgeschwindigkeit auf der Saugseite kann die
Stromung dem Schaufelprofil nicht mehr folgen und I6st sich ab. Durch die
Ablosung entsteht eine Totwasserzone (Wake). Auf der Druckseite folgt die
Strémung weiterhin dem Schaufelprofil (Jet). Diese Uberlegungen wurden
zuerst von Dean und Senoo [5] veroffentlicht. Die Grundidee der Jet-Wake
Theorie besagt, dass die Laufradstromung sich in eine Strahl- (Jet) und eine
Totwasserzone (Wake) aufteilen lasst (Bild 7.2.3).

Tot-
wasser Strahl

Bild 7.2.3 Laufradabstromung nach der J.et-Wake Theorie

FUr beide Zonen gelten folgende Annahmen:
» Die Strahlstromung (Jetzone) ist eine isentrope Kernstromung.
» Die Totwasserzone (Wake) beinhaltet samtliche Verluste im Laufrad
und flie3t schaufelkongruent.
» Der Massenstrom in der Totwasserzone betragt 15-25% des
Gesamtmassenstroms.
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Zur Auslegung des Laufrades werden die Geschwindigkeitsdreiecke der Jet-
und der Wake-Zone getrennt aufgestellt. Japikse hat dieses Verfahren in
einfachen Gleichungen zusammengefasst und in [6] sowie in [7] detailliert
beschrieben.

Bei den eindimensionalen Berechnungsverfahren konnen der Slipfaktor,
Verluste sowie die Reduzierung der geometrischen Querschnittsflache
aufgrund der Grenzschicht in Form empirischer Korrelationen erfasst werden.
Ferner lassen sich eindimensionale Berechnungsverfahren mit Hilfe von
Korrelationen erweitern, die es erlauben, aerothermodynamische GrofRen an
ausgezeichneten Stellen abzuschatzen.

Die eindimensionale Theorie zur Beschreibung der Stromung im Laufrad
liefert lediglich Naherungslosungen. Dennoch erfolgt die Gestaltung der
Laufrader auf der Grundlage dieser Naherungsverfahren und wird durch die
Erfahrung des Ingenieurs sowie anhand von empirischen Untersuchungen an
vorhandenen Laufradern erganzt.

7.2.2 Zweidimensionale und quasidreidimensionale Verfahren

Erst die Messungen von Eckardt [8,9] haben einen Einblick in die
tatsachlichen Stromungsverhaltnisse im Laufrad verschafft. Hierzu wurde ein
halboffenes 3D-Laufrad mit 20 radialendenden Schaufeln (Bog=90°)

herangezogen. Die Messungen wurden mit einem L2F (Laser 2 Focus
Velocimeter) Anemometer durchgefuhrt.

In Bild 7.2.4a ist die am Austritt des Laufrades ausgepragte Totwasserzone
an der Ecke der Schaufelsaug- und Deckscheibenseite dargestellt.

In Bild 7.2.4b ist der Verlauf der Sekundarstromung dargestellt.
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Bild 7.2.4aTotwasserzone am Austritt des Laufrades (Eckardt)
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Rotation
——

Pressure Shroud
surface surface
Bild 7.2.4b Verlauf der Sekundarstromung in einem
Laufradkanal (Eckardt)

Im Jahr 1987 wurden die Messungen von Krain [10] an einem moderneren
Laufrad veroffentlicht. Das hierbei verwendete Laufrad war ebenfalls halb-
offen, bestand jedoch aus 24 rickwartsgekrummten Schaufeln (B,5 =60°).

Obwohl die Ergebnisse von Krain weitgehend mit denen von Eckardt
ubereinstimmten, wurde dennoch ein grof3er Unterschied festgestellt. Bei
dem Krain-Laufrad wurde beobachtet, dass das Gebiet der niedrigen
Geschwindigkeit (Wake-Zone) kleiner und dicht an der Deckscheibenseite
blieb. Dagegen konzentrierte sie sich beim Eckardt-Laufrad an der Ecke der
Deckscheiben- und Schaufelsaugseite.
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Bild 7.2.5 Wake-Zone am Austritt des Laufrades (Krain)
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Mit 2D- bzw. quasi-3D-Berechnungsverfahren wird versucht, mit relativ
geringem Aufwand, die tatsachlichen Stromungsverhaltnisse im Laufrad
naherungsweise zu beschreiben.

Hierbei wird das 3D-Stromungsfeld auf zwei Ebenen aufgeteilt (Bild 7.2.6),
auf die S1-Ebene, Schaufel- zu Schaufel-Ebene (engl. blade to blade), auch
Schaufelebene, und die S2-Ebene, Deckscheibe-Nabenscheibe-Ebene (engl.
hub to shroud), auch Meridianebene, genannt. Diese Aufteilung geht auf Wu
[11] zurlck, der in den funfziger Jahren die MSSM (Mean Steam Surface
Method) entwickelte.

Bild 7.2.6 Blade-to-blade und Hub-to-shroud stream surface

Die dreidimensionale Berechnung wird somit auf zweidimensionale
Betrachtungen, namlich auf der S1- und S2-Ebene zurtckgefuhrt. Dabei wird
meistens eine stationare rotationssymmetrische Stromung unterstellt. Das
aufgestellte resultierte Differentialgleichungssystem kann mit Hilfe der
sogenannten Feldmethode oder der substantiellen Verfahren gelost werden.
Uber die Natur der Verluste liefern diese Verfahren keine neuen
Erkenntnisse.

Durch Superposition der Umfangs- (S1-Ebene) und der Meridianrechnung
(S2-Ebene) wird bei quasi 3D-Verfahren eine Losung erzeugt. Dies geschieht
durch einen iterativen Abgleich der ermittelten zweidimensionalen
Ergebnisse.

Obwohl die quasi 3D- Berechnungsverfahren lediglich eine Naherung fur das
reale reibungsbehaftete Stromungsfeld im Laufrad liefern, ist die
Ubereinstimmung aus Berechnung und Messung zufriedenstellend. Die Giite
der Ubereinstimmung hangt jedoch vom Aufwand ab, der in die
Berechnungsverfahren investiert wird, sowie von der Erfahrung des
Ingenieurs, der die Berechnung umsetzen muss, und schliellich von der
empirisch gewonnenen Datenbasis aus durchgefuhrten Versuchen an
Laufradern.
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7.2.3 Echte dreidimensionale Verfahren

Die Behandlung der Stromung durch ein Laufrad mit einem 3D
reibungsbehafteten Berechnungsverfahren wirde eine Losung der
entsprechenden Navier-Stokes Bewegungsgleichungen, ein 3D elliptisches
Differentialgleichungssystem, erfordern. Die Losung dieser Gleichungen, die
zu einer direkten Berucksichtigung der Verluste fuhrt, ist sehr aufwendig.
Lediglich Computer machen auf numerischem Wege Naherungsldsungen
dieser Gleichungen durchfuhrbar.
Es werden folgende 3D-Berechnungsverfahren zugrundegelegt:

e Partiell-Parabolische 3D-Berechnungsverfahren unter Berucksichti-

gung der Reibung

¢ Voll 3D-Berechnungsverfahren ohne Bertcksichtigung der Reibung

¢ Voll 3D-Berechnungsverfahren unter Berucksichtigung der Reibung.
Zur Zeit werden lediglich 3D-Berechnungsverfahren zur Nachrechnung einer
bereits festgelegte Laufradgeometrie fur die Uberpriifung der Ergebnisse
eingesetzt. Zur Laufraddimensionierung selbst sind diese Verfahren bisher zu
rechenzeitintensiv.

7.2.4 Laufradbauarten

Bei den Getriebeturboverdichtern werden sowohl Laufrader mit
rickwartsgekrimmten Schaufeln und Deckscheibe (geschlossene Laufrader)
als auch Laufrader ohne Deckscheibe (halboffene Laufrader) verwendet. Bei
geschlossenen Laufradern bis zu einer Volumenstromzahl ¢ von ca. 0,05
besitzen die Schaufeln Uber ihre gesamte Breite die gleiche Krummung.
Diese Laufrader werden als zweidimensionale Rader (2D-Laufrader)
bezeichnet (Bild 7.2.7). Der Schaufelaustrittswinkel Bos betragt hierbei 40°-
50°. Solche Rader werden selten bei Getriebeturboverdichtern eingesetzt, da
man bestrebt ist, in jeder Laufradstufe ¢-Werte grolder als 0,05 zu erreichen.

]

Bild 7.2.7 2D-Rad

Volumenstromzahlen ¢ grof3er als 0,05 bis ca. 0,15 fuhren zu Laufradern mit
breiteren Schaufelkanalen und vorgezogenen, angepassten Schaufel-
eintrittskanten an die unterschiedliche Stromungsrichtung an der Naben- und
Deckscheibe. Das fuhrt zu raumlich verwundenen Schaufeln mit
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unterschiedlichen Krimmungen Uber die Schaufelbreite. Diese Laufrader
werden dreidimensionale Laufrader (3D-Laufrader) genannt. Sie werden oft
bei den Getriebeturboverdichtern eingesetzt (Bild 7.2.8). Sie gewahrleisten
hohe Wirkungsgrade sowie einen weiten Betriebsbereich. Bei hohen
Umfangsgeschwindigkeiten sowie Volumenstromzahlen grofer als 0,05
werden aus Festigkeitsgrinden 3D-Laufrader ohne Deckscheibe (halboffene
Laufrader) verwendet. Derartige Laufrader sind gut fur den Einsatz als
fliegend gelagerte Laufrader mit axialer Ansaugung geeignet. Sie werden
sehr oft in Getriebeturboverdichtern eingesetzt.

Es wird unterschieden zwischen den halboffenen Laufradern mit einem
Schaufelaustrittswinkel von 90° (radial endenden Schaufeln), der sog. R-
Rader, und denen mit Schaufelaustrittswinkel zwischen 50° - 70°, der sog. S-
Rader, da deren Schaufel-Axialprojektion einen S-Schlag bildet.

In Bild 7.2.9 ist ein R-Rad und in Bild 7.2.10 ein S-Rad dargestellt. Die
hochste Umfangsgeschwindigkeit u, lasst sich aus Festigkeitsgriunden bei
den R-Radern verwirklichen. Solche Laufrader (R-Rader) weisen eine
flachere Kennlinie, einen niedrigeren Wirkungsgrad sowie einen schmaleren
Betriebsbereich als die S-Rader auf (Bild 7.2.11 und Tabelle 1).

In Bild 7.2.12 sind Richwerte fur den Stufenwirkungsgrad n, von 3D-, S-

sowie R-Radern in Abhangigkeit von der Volumenstromzahl dargestellt.

Bild 7.2.8 3D-Rad



Bild 7.2.9 R-Rad
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Bild 7.2.11 Kennlinien fur R- und S-Rader
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Tabelle 1: Richtwerte fiir
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R- und S-Rader

R-Rader S-Rader
Stufenwirkungsgrad np 0.78 - 0.83 0.80-0.85
Max. pol. Arbeit hp[kJ/kg] | 175 145
Kennlinienanstieg [%] 3-5 5-7
Typische Pumpgrenze [%] |70 - 80 60 - 70
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Bild 7.2.12 Richwerte fur Stufenwirkungsgrad n,

von 3D-, S- und R-Rader

7.2.5 LaufradauBendurchmesser

Der Laufraddurchmesser bestimmt die Grolde des Turboverdichters und stellt
eine bedeutende GeometriegroRe bei der Bildung der Kennzahlen einer
Verdichterstufe dar. Zur Begrenzung der Investitions- und Betriebskosten
wird der Bau von kleinen Turboverdichtern mit guten Wirkungsgraden
angestrebt. Dies fuhrt jedoch zu eventuell gro3en Volumenstromzahlen sowie
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moglichst erhohter Laufrad-Umfangsgeschwindigkeit Uz bzw.
Umfangsmachzahl Mus,.

Bei Getriebeturboverdichtern ist die Moglichkeit der Wahl entsprechender
Ritzelwellendrehzahl gegeben, so dass jede Stufe bei hoher
Volumenstromzahl ¢ und dem entsprechend im Optimalbereich des
Wirkungsgrades betrieben werden kann.

Nach der Wahl der maximalen Volumenstromzahl ¢, die die Festigkeits- und

rotordynamischen Stabilitatskriterien fur die Umfangsgeschwindigkeit us
erflllen muss, kann die Bestimmung des Laufraddurchmessers d erfolgen:

V- 10°

dy = (7.1).

TC(P u
4 max 2

7.2.6 Schaufelaustrittswinkel [o¢

Radialverdichter werden in der Regel mit Laufradern ausgerustet, die aus
rickwarts gekrummten Schaufeln mit einem Austrittswinkel von B,,=40° bis

50° bestehen. Diese Laufrader werden vorwiegend wegen ihrer guten
Wirkungsgrade sowie eines i.a. breiten Betriebsbereiches eingesetzt.
Ferner werden ebenfalls S- Laufrader mit einem Schaufelaustrittswinkel von

Bos=45° bis zu 70° sowie R-Rader mit radialendenden Schaufeln (B,5=90°)

verwendet. Letztere fuhren in der Regel zu einem schmaleren stabilen
Betriebsbereich sowie zu einem schlechteren Stufenwirkungsgrad.

7.2.7 Schaufelzahl und Schaufeldicke

Die Schaufelzahl des Laufrades beeinflusst u.a. sowohl den polytropen
Wirkungsgrad als auch die polytrope spezifische Forderarbeit einer
Laufradstufe. Die Erhdhung der Schaufelzahl bedeutet eine Zunahme der
Reibungsverluste in den Laufradkanalen, was mit einer Verringerung des
polytropen Wirkungsgrads und dadurch mit keinem nennenswerten Zuwachs
der polytropischen Druckzahl einhergeht. Deshalb muss zur Festlegung der
Schaufelzahl in der Regel ein Kompromiss gesucht werden, so dass bei dem
optimalen Wirkungsgrad eine relativ hohe polytropische Druckzahl erreicht
werden kann.
Die Schaufelzahl Iasst sich nach [4] wie folgt berechnet:

+
27csinBlZBz
Z
iln@
L dL

Zufriedenstellende Resultate konnten an Laufradern mit ruckwarts
gekrummten Schaufeln bei Schaufelzahlen zwischen 17 und 22 erzielt
werden.
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Ublicherweise werden 2D-Laufrader mit etwa 20 und 3D- Laufrdder und S-
sowie R-Rader mit ca. 18 Schaufeln versehen. Die geringere Schaufelzahl
bei den 3D-Laufradern ist hauptsachlich auf ihre Fertigung zurtckzufuhren.
Hierbei werden die 3D- Schaufeln zu dem Laufradsaugmund hin vorgezogen.
Das gleiche qilt fur die S- und R-Rader.

In Bild 7.2.13 ist der Verlauf des Schaufeldickenverhaltnisses in Abhangigkeit
der Meridianstromlinienlange von halboffenen Laufradern dargestellt.
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Bild 7.2.13 Meridianstromlinienlange fur Naben- und AuBenkontur

7.2.8 Nabendurchmesser

Es wird angestrebt, moglichst kleine Nabendurchmesser d,,, insbesondere bei
schnelllaufenden Verdichterlaufradern, zu verwirklichen, um die notwendige
Eintrittsflache bei kleinem Saugmunddurchmesser ds zu erreichen und somit
die Machzahl der Relativgeschwindigkeit an der Deckscheibenseite des
Laufradeintritts moglichst klein zu halten. Das ist einfach bei
Getriebeturboverdichtern zu realisieren und insbesondere, wenn die
Laufradaufspannung mittels Hirth-Verzahnung erfolgt. Fur ein- oder

mehrstufige Getriebeturboverdichter ist d%z =0,1-0,25 zu verwirklichen.

7.2.9 EintrittsauBendurchmesser

Im modernen Turboverdichterbau wird angestrebt, moglichst kleine
Maschinen zu bauen, so dass die Tendenz zu Laufradern mit groler

Volumenzahl @ und groRen Druckverhéltnissen fiihrt. Das wiederum
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bedeutet einen grolRen  Eintrittsdurchmesser 4, sowie  grole
Umfangsgeschwindigkeiten U2 bzw. U1 und dementsprechend erhohte
Machzahlen der Relativgeschwindigkeit Mw1s am Laufradeintritt.

Zur Optimierung des EintrittsauRendurchmessers 4, werden hauptsachlich

folgende zwei Methoden angewandt: Die Minimierung der Machzahl der
Relativgeschwindigkeit am  EintrittsauBendurchmesser ¢ oder die

Minimierung der Relativmachzahl im Mittelschnitt am Laufradeintritt d,, wobei

der mittlere Durchmesser dmn den Einlaufquerschnitt Ao=§-(d§—dﬁ) in

zwei flachengleiche Ringsquerschnitte aufteilt.

Es ist dm =105+ (02 + d2) (7.2).

Die Minimierung der Machzahl der Relativgeschwindigkeit am mittleren
Laufradeintrittsdurchmesser fuahrt, verglichen mit der Minimierung der
Machzahl am Auliendurchmesser 4., zu einer geringeren Verzogerung der

Relativgeschwindigkeit, aber auch zu einer hdheren Stromungsumlenkung
im Laufrad. Hier wird die erste Methode herangezogen. Zuerst wird am
Laufradeintritt eine konstante Meridiangeschwindigkeit c,,g angenommen,
was bei radial gerichteten Schaufeln am Radeintritt zu d-tanf,(d)=konst.
fuhrt. Ferner werden reibungsfreie Stromung sowie rotationssymmetrische
und drallfreie Zustromung des Laufrades (C1u=0) vorausgesetzt (Bild

7.2.14).
b
ﬁ_{ -

2

5 d '

Bild 7.2.14 Zustromung eines Laufrades
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Aus dem Geschwindigkeitsdreieck am Laufradeintrittsdurchmesser 4, ergibt
sich:

wh=ch+u:  (crs=cm angenommen) (7.3).
AuBerdem gilt ¢y =— Vi (7.4),
2 dd) e

wobei v, den Eintrittsvolumenstrom bezogen auf statische Zustande darstellt.
Ferner ist:

Z'S 1
=1-—=>mt__ 7.
E€m dm‘Tf'SinB»]m ( 5)
der Verengungsfaktor mit  g,: mittlere Schaufeldicke
Bim- Eintrittsschaufelwinkel am gy,

und Z: Schaufelzahl.
Zwischen dem Volumenstrom vy, bezogen auf den Gesamtzustand, und

dem statischen Volumenstrom v, gilt:

V1 _ V1 _ Vo

Vot Vot Vot

. Vo
Vot~ :
o = voo __ Vot g
und m_T[ _TC (76),
(2-B)em T-(os-?)
4 4
wobei B = Yo/vot
€m
Ferner ist U1SZU2-$:—RV°t s (7.7),
d2 Z.d%.q, d2
wobei (szist.
T2
Z.dz.u2

Durch das Einsetzen der Gleichungen (7.6) und (7.7) in (7.3) ergibt sich:

Vi V2 ds ¥
wi = ; ot B2+ ot 2,(3}

2
T 4 d2
Blgf  fate
oder ) ]
2
[dSJ
2 _ Vo B® d2
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Da ;s stets einen positiven Wert hat, ergibt sich aus der Differentation der

2
obigen Gleichung nach (ﬁJ und dem Einsetzen von _Owis _ 0 das Optimum
d o(ds/d2)

fur das Durchmesserverhaltnis (ﬁj zu

4] (3]

do ot d2
oder
2
(dS] \/(ﬂ +32.82.42 (Bild 7.2.15) (7.8).
do ot d2
0,70 | |
——dn/d2=0,10 —Adn/d2=0,15
RS B dn/d2=0,20 —dn/d2=0,25 / o
0,60
)
- /
0,55
R~
0,50 .’// -
0,45
0,04 0,06 0,08 0,10 0,12 @ 014
Bild 7.2.15 Durchmesserverhaltnis ds/d2 als Funktion von

Volumenzahl ¢ und Nabenverhaltnis d,/d2

7.2.10 Schaufeleintrittswinkel

Es gilt tanp, =< und Ss—_VorB T
U1s U1s E-(dg—dﬁ) UZ(dSJ
4 do
Mit y, = - Vot _ ergibt sich:

4
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Vot B B-o
tan[31s=%= — =
we 2(gg-gg) Vor .o (dsf (dnjz ds
4 T 2o d ol Tlan | A
4 92 d2 d2 d2
und mit den Optimalbedingungen aus Gleichung (7.8) folgt:
3B
5@

tanBy. = (7.9)
1Sopt 2
\/(jnJ +32-8%¢’
2
Es istpgopt = 30°.

7.2.11 Austrittsbreite

Zur Bestimmung der Austrittsbreite b, eines Radiallaufrades wird die
Kontinuitatsgleichung herangezogen. Dabei muss der Verengungsfaktor am
Laufradaustritt aufgrund der endlichen Schaufeldicke berucksichtigt werden.
Es ist.

V2=V3="nd2b2e2Com (7.10)

bzw.

V3 =Td2b2c3m (7.11)

und

by=—I3 (7.12)
Td2e2C2om

bzw. py=—3 (7.13),

Td2C3m
wobei g, =1-— 252 der Verengungsfaktor ist.

dzTCSinB2S
Der Volumenstrom am Laufradaustritt kann mit Hilfe der Gleichung:

Vs _ 1 berechnet werden.

o X
Vo [t+s(ky—TpM2,]

7.2.12 Meridiankontur

Nach der Festlegung des Aulien- d,, des Naben- d,und des
Saugmunddurchmessers ds sowie der Austrittsbreite b, kann mit der
Gestaltung der Meridianflache des Laufrades begonnen werden. Demnach
werden die Nabe- sowie die Deckscheibenkontur des Laufrades so gestaltet,
dass der Kanalverlauf eine verlustarme Stromungsfuhrung und -umlenkung
gewahrleistet und die Spannungen sowie Verformungen der Nabe- bzw.
Deckscheibe in zulassigen Grenzen liegen.
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7.2.12.1 Axiallange des Laufrades

Um die Verluste durch die Stromungsumlenkung vom Axial- in den Radialteil
des Laufrades modglichst gering zu halten, sind groRe Krimmungsradien
erforderlich, was wiederum grof3e Axiallangen zur Folge hat. Die Axiallange
des Laufrades darf jedoch nicht zu gro3 sein, da sonst die Weglange der
Stromung und damit die Reibungsverluste insbesondere bei schmalen
Radern zu grol} werden.

Bei 3D-Laufradern (9=005-015) mit Deckscheibe ist die Axiallange

gewohnlich lax d,= 0,25-0,3. Bei fliegend gelagerten hochbelasteten S- und R-

Laufradern erfolgt die Ermittlung der Axiallange aus lax/ ~03-035.

d,

7.2.12.2 Naben- und Deckscheibenkontur

Bei den meisten Laufradern werden die Nabe- und Deckscheibenkonturen
aus Kreisbogen und anschliefiend Geraden gestaltet (Bild 7.2.16). Hierbei
muss sowohl auf einen knickfreien Ubergang zwischen Kreis und Gerade als
auch auf einen stetigen Querschnittsverlauf des Ringkanals der
Meridiankontur geachtet werden.

NN

77
v

Bild 7.2.16 Nabe- und Deckscheibenkonturen

In Bild 7.2.17 ist der Querschnittsverlauf der Meridiankontur eines 3D-
Laufrades mit der dazugehorigen Einlaufkontur dargestellt
(d, = 500mm; ds/d = 0,610;dy/d2 = 0,290;b+/d5 = 0,139;b/d, = 0,0605;¢ = 0,082).
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Bild 7.2.17 Querschnittsverlauf der Meridiankontur eines 3D- Laufrades

Die Gestaltung der Meridiankonturen von 3D-Laufradern mit groReren
Volumenzahlen (¢=0,1-0,15) sowie von R- und S-Laufradern wird meistens

mittels eines Bezier-Polynoms vorgenommen. Eine solche Methode wird in
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[12] vorgestellt. Die Nutzung von Bezier-Polynomen vervielfacht die
Maoglichkeit der Gestaltung der Meridiankontur des Laufrades.

7.2.13 Schaufelform

Die Gestaltung der Schaufelkontur eines Verdichterlaufrades sollte eine
stetige Richtungsanderung der Stromung sowie eine madglichst stetige
Verzogerung der Relativgeschwindigkeit gewahrleisten. Schaufeln von 2D-
Laufradern (¢ kleiner als 0,05) weisen dieselbe Krummung uber ihre

gesamte Breite auf und sind deswegen einfach zu konstruieren und zu
fertigen.

Bei den Getriebeturboverdichtern werden meistens 3D-Laufrader verwendet,
deren Schaufeln zum Saugmund hin vorgezogen und an die
unterschiedlichen Stromungsrichtungen an die Naben- und Deckscheibe
angepasst sind. Dies wiederum fuhrt zu raumlich verwundenen Schaufeln mit
unterschiedlichen Krimmungen uUuber die Schaufelbreite und erschwert
dementsprechend sowohl ihre konstruktive Ausfuhrung als auch ihre
Fertigung.

7.2.13.1 Zweidimensionale Schaufeln

Die Gestaltung des Skelettlinienverlaufs dieser Schaufeln kann punktweise
nach der Stromfadentheorie erfolgen, um z.B. eine konstante Anderung des
Dralls ¢,-r langs der Schaufel zu erreichen. In der Praxis hat sich jedoch

gezeigt, dass Schaufeln mit einfacher Formgebung wie z.B. die
Einkreisbogenschaufeln, keine bemerkenswerten stromungstechnischen
Nachteile gegenuber solchen Schaufeln aufweisen, die nach den oben
genannten Kriterien gestaltet sind. In Bild 7.2.18 ist die Konstruktion einer
Einkreisbogenschaufel wiedergegeben. Ferner werden oOfter auch
Zweikreisbogenschaufeln verwendet. Bild 7.2.19 zeigt den Verlauf der
Skelettlinie einer derartigen Schaufel.
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Bild 7.2.19 Zweikreisbogenschaufeln



54
7.2.13.2 Raumlich verwundene Schaufeln

Bei Laufradern mit Volumenstromzahlen ¢ groller als 0,05 werden, wie

bereits erwahnt, raumlich verwundene Schaufeln verwendet, die weit in den
Saugmund vorgezogen werden. Damit wird eine Anpassung an die
unterschiedliche Stromungsrichtung an der Naben- und Deckscheibe der
Schaufeln im Eintrittskanal gewahrleistet. Bild 7.2.20 zeigt die
unterschiedliche Stromungsrichtung der Relativgeschwindigkeit am Eintritt
des Laufrades unter der Annahme einer drallfreien Anstromung sowie
konstanter meridionaler Zustromungsgeschwindigkeit (8. < By, < Biy )-

- s
I cy
Cm UIS
| | "
> [l Q Im Blm
. ) 2 Cm
b U
W, | m
ds dm d 5 BIN
. C
m
— — SN

Bild 7.2.20 Relativgeschwindigkeit am Eintritt des Laufrades
bei drehfreier Anstromung

Aus den Geschwindigkeitsdreiecken folgt

tan B, _ds

tanB,  dn

oder tanp, (d) = tan[31s% :
n

Diese sogenannte Tangens-Regel gilt lediglich fur ¢, =const. sowie radial
gerichtete Schaufeln am Laufradeintritt.
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In friheren R- sowie S- Laufradern konnte die Schaufelform in Zylinderschnitt
aus Fertigungsgrinden elliptisch, kreisformig oder parabolisch ausgeflhrt
werden. Ferner wurde die verwendete Schaufelform bei 3D-Laufradern derart
festgelegt, dass in Schnitten senkrecht zur Drehachse die sogenannten
Hohenschnittlinien oder Brettschnitte z.B. die Kontur einer logarithmischen
Spirale hatten.
Seit ca. 30 Jahren sind durch die Unterstutzung von CAD-Programmen sowie
den Einsatz von 5-Achsen-Frasmaschinen beliebige 3D-Schaufelformen
maoglich.
Bei vorgegebenem Schaufelwinkelverlauf an der Deck- und Nabenscheibe
des Laufrades sowie bekannter Meridiankontur lasst sich die Schaufelform
uber die Quasiorthogonalen (Erzeugungsgeraden) erzeugen.
In Bild 7.2.21a ist der Verlauf des Schaufelwinkels eines R-Rades und in
Bild 7.2.21b eines 3D-Laufrades Uber die normierte Kanallange dargestellt.
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Bild 7.2.21a Schaufelwinkel-Verlauf entlang der normierten
Meridianlange (R-Rad)
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Bild 7.2.21b Schaufelwinkel-Verlauf entlang der normierten
Meridian-lange (3D- Rad)

In Bild 7.2.22 ist die Meridiankontur eines 3D- Laufrades mit den
erzeugenden Geraden wiedergegeben. Fur jeden Punkt auf der
Meridiankontur ist nun der Schaufelwinkel bekannt. Somit konnen mit Hilfe
von CAD-Programmen uUber die erzeugenden Geraden die jeweiligen Punkte
auf der Deck- und Nabenscheibenseite verbunden und dadurch die
Schaufelform festgelegt werden.

Bild 7.2.22 Meridiankontur und Schaufelaxialprojektion (3D- Rad)

Ferner ist in Bild 7.2.23 der Verlauf des Schaufelwinkels eines S-Rades uber
die normierte Kanallange und in Bild 7.2.24 die Meridiankontur des Rades
mit den erzeugenden Geraden und die Schaufel-Axialprojektion dargestellt. In
Bild 7.2.25 sind die Verlaufe der Machzahl der relativen Geschwindigkeit
uber die normierte Lange des 3D-Laufrades (Bild 7.2.22) entlang der Deck-
und Nabenscheibenseite sowie entlang der mittleren Stromlinie
wiedergegeben.
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Bild 7.2.24 Meridiankontur mit Schaufel-Axialprojektion (S-Rad)
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Bild 7.2.25 Machzahl-Verlauf der relativen Geschwindigkeit
eines 3D Rades

In Bild 7.2.26 sind die gleichen Verlaufe der Machzahl der relativen
Geschwindigkeit des S-Rades von Bild 7.2.24 dargestellt.
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Bild 7.2.26 Machzahl-Verlauf der relativen Geschwindigkeit
eines S-Rades
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7.2.14 Festigkeitsbetrachtungen

Die Forderung nach hoheren Umfangsgeschwindigkeiten und der
Temperatureinfluss setzen bei der Laufradentwicklung eine genaue Kenntnis
des auftretenden Spannungs- und Verformungszustandes voraus. Bei der
Durchfuhrung einer Spannungsanalyse im Laufrad werden die primaren und
sekundaren  Vergleichsspannungen bestimmt. Primare  Vergleichs-
spannungen werden durch Belastungen wie z.B. die Fliehkraft hervorgerufen
und treten im Nabenbereich auf. Sekundare Vergleichsspannungen
entstehen infolge der Verdrehung der Deckscheibe und sind mallgebend bei
geschlossenen Laufradern mit grofRer Schluckfahigkeit. Bei solchen
Laufradern sind die Schaufeln in den Saugmund vorgezogen und ihre
Flachen verlaufen nicht radial. Die am Eintrittsbereich auftretende radiale
Dehnung ist grolRer als die an der Laufradnabenscheibe und fuhrt zum
Aufrichten der nicht achsnormal verlaufenden Schaufeln und somit zu einer
Verdrehung der gesamten Deckscheibe. Die groRten sekundaren
Spannungen treten hierbei im Bereich der Schaufelaustrittskante auf. Die
Kenntnis daruber, welche der beiden Spannungsarten an welcher Stelle des
Laufrades dominiert, ist fur die Auslegung von grol3er Bedeutung.

Um die auftretenden Spannungen und Verformungen im Laufrad zu
bestimmen, wurden zweidimensionale vereinfachte FEM-Modelle sowie drei-
dimensionale lineare und quasi-nichtlineare Spannungsanalysen entwickelt.
Im Bild 7.2.27 ist das 2D FEM-Modell eines geschlossenen Laufrades
dargestellt.

A xR

i
[R

Bild 7.2.27 Zweidimensionales FEM-Modell zur Berechnung der
Verformungen und Spannungen unter Beriucksichtigung
der Fliehkraft und der Temperatur
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In Bild 7.2.28a sind die daraus berechneten Vergleichsspannungen
veranschaulicht, die aus den Radial-, Axial- und Tangentialspannungen nach
dem von-Mises-Ansatz hervorgehen. Unter Fliehkraftbelastung sind die
Radial- und Tangential-spannungen die grofdten. In Bild 7.2.28b wird die
Verformung des Laufrades bei up = 300 m/s im uUbertriebenem Malistab
dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass bei geschlossenen Laufradern die
Spannungen am Innenrand der Deckscheibe (Stelle D) und am hinteren Ende
der Nabe (Stelle N) am grofdten sind. Ferner ist in Bild 7.2.28b zu ersehen,
dass sich die geschlossenen Laufrader durch axiale Verklrzung, Aufweitung
des Wellen-, Deckscheiben- und Aufendurchmessers sowie durch
Ruckwartskippen des Radialteils verformen.
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Bild 7.2.28 a)Laufrad mit Linien gleicher Spannung
b)Laufradverformung im Betriebszustand

In Bild 7.2.29 ist das 2D FEM-Modell eines halboffenen Laufrades
dargestellt.
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Bild 7.2.29 2D FEM-Modell eines halboffenen Laufrades

In Bild 7.2.30a sind die daraus errechneten Vergleichsspannungen nach dem
Ansatz von Mises dargestellt.

In Bild 7.2.30b wird die Verformung des Laufrades (gestrichelte Linie) bei uy
= 400 m/s im Ubertriecbenen Malstab dargestellt. Halboffene Laufrader
weisen am hinteren Ende der Laufradbohrung (Stelle N) die hochste
Spannung auf. Sie verformen sich durch Vorwartskippen des Radialteils und
ebenfalls durch axiale Verkurzung der Nabe. Die Verkurzung ist allerdings bei
halboffenen Laufradern kleiner als bei Laufradern mit Deckscheibe.

Durch Ausdrehen einer Hohlkehle in der Radscheibe (Stelle R) lassen sich
die Spannungen in der Laufradbohrung vermindern.
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Bild 7.2.30 Vergleichsspannungen (a) und Verformungen (b) eines
halboffenen Laufrades
Geschlossene Laufrader zeigen im Vergleich zu halboffenen Laufradern
grolRere Verformungen wegen der Deckscheibe. Deshalb werden fur hohe
Umfangsgeschwindigkeiten halboffene Laufrader herangezogen. Ferner
erreichen halboffene Laufrader mit radial endende Schaufeln (R-Rader) die
hochsten Umfangsgeschwindigkeiten, da diese Schaufeln durch die Fliehkraft
nur auf Zug und nicht auf Biegung beansprucht werden.
Im Bild 7.2.31 ist das dreidimensionale FEM-Modell eines halboffenen
Laufrades zur Berechnung der Spannungen, Verformungen und
Schaufeleigenfrequenzen  dargestellt [13]. Derartige  Zeichnungen
ermoglichen neben der Veranschaulichung eine optische Kontrolle von
Unregelmalligkeiten der durch die FEM dargestellten Laufradgeometrie.

Jfg“gj}j";'
[

Bild 7.2.31 Mit finiten Elementen dargestelltes halboffenes Laufrad
mit 3D-Schaufeln
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In Bild 7.2.32 ist die maximale primare Vergleichsspannung nach von Mises
in Abhangigkeit der Umfangsgeschwindigkeit fur eine Auswahl geschlossener
und halboffener Laufrader dargestellt. Daraus kann die erforderliche
Streckgrenze und somit der Laufradwerkstoff ermittelt werden.

1000
OVmax

[N/mm?] 00

800

700

600

500

400

250 300 350 400 450 500 550
u2 [m/s]
Bild 7.2.32 Maximale Vergleichsspannung nach von Mises im

Nabenbereich von Verdichterlaufradern bei
A. geschlossenen Laufradern aus Stahl

B. halboffenen Laufradern aus Stahl

C. halboffenen Laufradern aus Titan

In Bild 7.2.33 ist der mit 80 finiten Elementen nachgebildete Laufradsektor
und in Bild 7.2.34 die Verformung der Schaufel bei den ersten sechs
Eigenfrequenzen dargestellt [13].

600



Bild 7.2.33 Mit finiten Elementen nachgebildeter Laufradsektor

RN i
B .y A
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""f "'0.0"“'/(}
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Ay,

4. Eigenform ' 5. Eigenform G, Eigenform

Bild 7.2.34 Berechnete erste sechs Eigenformen
einer Radialverdichterschaufel
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Bei der ersten Eigenfrequenz wird die Schaufelspitze am Eintritt am
starksten, und zum Austritt hin lediglich wenig ausgelenkt. Die gesamte
Schaufel wird in die gleiche Richtung ausgelenkt.

Bei der zweiten Eigenfrequenz entsteht im Bereich kurz hinter dem Eintritt
eine Knotenlinie. Wahrend der Laufradeintritt wie bei der ersten
Eigenfrequenz abgelenkt wird, verformt sich der Schaufelaustritt in
entgegengesetzter Richtung.

Erfahrungsgemal® muss die erste Eigenfrequenz der Schaufel deutlich Uber
dem vierfachen Wert der Drehfrequenz liegen. Ein Naherungsverfahren zur
Berechnung der ersten Biegeeigenfrequenz von Schaufeln halboffener
Laufrader wird von Dundas [14] vorgeschlagen. Danach gilt fur die erste
Eigenfrequenz mit den Bezeichnungen in Bild 7.2.35

A Sssn E
:K._.—. —_ 1
fO 41 L2 N ( )

wobei

Elastizitatszahl des Werkstoffs

Wichte des Werkstoffs

Dieser Faktor wird durch Vergleich von Berechnung und Messung an
mehreren Laufradern ermittelt

Hilfsfunktion, sie wird durch die Kreisformel

> xom

2
A = 0,4405(12,6 - \/4,62 - [5,75-S1A—4,6J ) (2)
S35N

angenahrt (Bild 7.2.36).
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35°
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L __
SCHNITT A-N | 54sh

Bild 7.2.35 Bezeichnung der Kontur des Laufrades fur die
Berechnung der Eigenkreisfrequenz
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Bild 7.2.36 Eigenfrequenzberechnung

Voraussetzung fur das Berechnungsverfahren ist eine stets ahnlich bleibende
parabolische Schaufeldicke-Verteilung entlang der Naben- und Aufienkontur
des Laufrades (Bild 7.2.37).

Die Bedingungen fiir eine Ahnlichkeit lauten:

2
S =1—{1_( S ﬂ_(m—moJ (3)
Smax Smax m
Die Lage der maximalen Dicke:

M0 _04...05 (4)
Mges

Verhaltnis Eintritts-/maximale Schaufeldicke (S/Smax)1 = 0,35...0,5 (5)

Stelle Stelle
@ @
- S/Smax = 1

S/Smax / =
T | (s/Smax)1 - \ (s/smax)2

. Mo/Mges
0 T/ 1

Bild 7.2.37 Schaufeldicke als Funktion der Meridiah-StromIinienlénge

fur Naben- und AuRenkontur
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wobei fur die Naben- und AuRenkontur gilt:
S: Laufende Schaufeldicke
Smax: max. Schaufeldicke
m: laufende Lange der Meridianstromlinie
Mges: gesamte Meridianstromlinie
my: Lange der Meridianstromlinie bei Syax

(1) Schaufeleintritt
(2) Schaufelaustritt

Die nach diesem Verfahren erhaltene Eigenfrequenz muss mindestens um 10
% hoher als die erforderliche Eigenfrequenz sein, um die
Berechnungsunsicherheit dieses Naherungsverfahrens und die
Fertigungstoleranz zu berucksichtigen. Erfahrungsgemal} sind
Verdichterschaufeln von Radialradern ohne Deckscheibe so auszulegen,
dass das Verhaltnis ihrer ersten Eigenfrequenz f, zur maximalen
Betriebsdrehzahl Nmax grofer oder mindestens gleich wie der in Bild 7.2.38
jeweils aufgetragenen Grenzwert Uber der Dichte ps des Gasstromes im
Saugmund liegt.

(fO/N max)min

6 L~

o

0 0,5 1,0 1,5 2,0

3
ps[kg/m™]
Bild 7.2.38 Mindestwerte fo/Nmax Uber der Gasdichte ps
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7.2.15 Axialschub

Fur die Dimensionierung des Axiallagers der Getriebe ist die Berechnung des
Axialschubes des Getriebeturboverdichters bei dem Auslegungspunkt sowie
bei den verschiedenen Betriebspunkten notwendig. Dazu wird der Axialschub
der einzelnen Laufrader bestimmt. Dieser ergibt sich aus der Summe der
axialen statischen und dynamischen Druckkrafte auf das Laufrad.

Die statische Druckverteilung po und die Meridiangeschwindigkeit cs am
Laufradsaugmund werden als konstant angenommen.

7.2.15.1 Laufrad mit Deckscheibe

! j K52 ™
FD_>.< :
7 2
T % d ><_ PN
dp 2
Fi ds Cs:Po>Po
_><
s —TT
f ,. /%/ //AL T}ﬂ— Fa
f A ds

\ AN | () ()

Bild 7.2.39 Laufrad mit Deckscheibe

Fur die einzelne Schubkomponente am geschlossenen Laufrad (Bild 7.2.39)
gelten dann folgende Beziehungen:

Impulsschub: Fi=m-cg (1)

Saugmundschub: Fs :g-d% Py (2)
r2

Deckscheibeschub: Fp=2n [p(r)-r-dr (3)

'D
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r2
Nabenscheibeschub: Fn=2n[p(r)-r-dr (4)
r3

. . T
Dichtflacheschub: Fa= rh ds Py (5)

wobei pa der Umgebungsdruck ist.
Laufrad-Gasschub: F=F +Fs+Fp-Fn-Fa (6).

Um den Deckscheiben- und Nabenscheibeschub zu bestimmen. muss die
Druckverteilung in den Radseitenraumen bekannt sein. Fur die Bestimmung
der Druckverteilung wird bertcksichtigt, dass das gesamte Fluid zwischen der
Naben- bzw. Deckscheibe und dem Gehause vom Laufrad in Drehung

versetzt wird. Die Winkelgeschwindigkeit des rotierenden Fluids wg wird als
konstant angenommen. Sie ist kleiner als die Winkelgeschwindigkeit w des
Laufrades. Nach Literaturangaben liegt sie zwischen 0,3 und 0,6 von w. Sie
ist abhangig von der Spaltweite der Radseitenraume, der
Oberflachenrauhigkeit und der Leckage der Laufraddichtungen. Die Abnahme
des statischen Drucks in den Radseitenraumen mit abnehmendem Radius
wegen der Fliehkraft verlauft nicht linear, sondern parabolisch (Bild 7.2.40).

P3

\po

Bild 7.2.40 Druckverteilung an den Radseitenraumen

Die Druckverteilung in den Radseitenraumen kann nicht genau
vorausbestimmt werden. Sie wird vom Abstand zwischen der Laufraddeck-
bzw. Nabenscheibe und den Gehausewanden, von der Grofte und Richtung
des Leckagestromes Uber die Abdichtungen und von der Verteilung des
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statischen Druckes uUber der Laufradaustrittsbreite beeinflusst. Daher wird die
Druckverteilung vereinfacht aus der radialen Druckgleichung berechnet.
Dabei wird davon ausgegangen, dass das Fluid im Radseitenraum Uber die
axiale Ausdehnung des Spaltes mit einer mittleren Winkelgeschwindigkeit wg
rotiert, die halb so grol} ist wie die Winkelgeschwindigkeit w des Laufrades
(das Fluid rotiert in der Laufradscheibe mit w und ruht am Gehause (w = 0)).
Ferner bleibt der Einfluss eines Eintrittsdralls und der Durchstromungs-
richtung zur Leckage unberucksichtigt [15] und [16].

Mit der radialen Druckgleichung

2

Chy 1d
Cy_21.0p (7)

r p dr
lasst sich die Funktion der Druckverteilung p(r) fur den Deckscheibe- und

Nabenscheibeschub ableiten.
Aus (7) und ¢, =g I resultiert d,=p;-wf-r-dr(p=py) und durch Integration

Tap= Ty rdr ergibt sich: p, —p=L-p.2- (- r?). Durch Einset
J p_Ip3'Q)FI'r' rergibt sich: p,—p==-pzwp-\rz—r°). Durch Einsetzen
p r

® 1
von ep ==, folgt: p(r)= pg—g-p3-@2-(r%— r2) (8)
Aus (3) und (8) folgt:
r2
Fp=2=n- j {ps—%p3-m2(r%—r2)}-r-dr und durch Ausrechnen des
D

Integrals ergibt sich der Deckscheibeschub wie folgt:

1
FD:g'dg'(l_v%))'{pg_ﬁ'pg'U%'(l_V%))} ©),
wobei v :% ist.
2

Analog zum Deckscheibeschub lasst sich der Nabenscheibeschub aus (4)
und (8) folgendermalden ermitteln:

1
Fu-f 3 i e ud bt 00
wobei v =$ ist.
2

Wenn zur Vereinfachung eine lineare Druckverteilung angenommen wird,
errechnet sich der Druck pp an der Deckscheibe wie folgt:

N
Dy = Ps 2pvo
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und analog an der Nabenscheibe:

+
D, = Ps 2pvm |

wobei pyp bzw. pyn der Druck vor der Deckscheibe- bzw. vor der
Nabenscheibedichtung ist. Die Drucke pyp und pyn werden aus (8)

abgeleitet:

2
P
3

; d%(l— v3) und

Pvp=P3~
p o 2 2
pVN - p3_23—2'd2(1_VN)
Fur den Deckscheibeschub gilt dann
Fo :%'d%(l_vé)' Pp
und fur den Nabenscheibeschub
T

=5 d2h-vi)py

7.2.15.2 Laufrad ohne Deckscheibe

(11)

(12).

(13)

(14).

Fo —P<

k\
an |
Bild 7.2.41 Laufrad ohne Deckscheibe
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Fur das offene Laufrad Bild 7.2.41 gelten fur den Impulsschub F,

Saugmundschub Fg, Nabenscheibeschub Fy und Dichtflacheschub Fa die
gleichen Beziehungen wie bei dem Laufrad mit Deckscheibe.

Der Deckscheibeschub Fp wird jedoch nach [17] wie folgt berechnet:

21
-1 KV
FDZR.%.% (p?’j 1 (15),
v\ p,
1 w2 p-
wobei 2 =KV Vo mit W:iz und p der Reaktionsgrad der

2 KVR'TO d
1-| ¥S
d.

Laufradstufe ist.

FUr die Bestimmung der Druckverteilung an der Deckscheibeseite des
Laufrades wird dabei angenommen, dass die Enthalpiezunahme bis zum
Laufradaustritt dem Quadrat der Umfangsgeschwindigkeit proportional ist.
Damit wird jedoch der tatsachliche Vorgang lediglich annahernd beschrieben.
Die Abweichungen liegen jedoch im Rahmen vertretbarer Grenzen.

7.2.15.3 Kupplungsschub

Bei Zahnkupplungen entsteht ein Axialschub, der nach der folgenden
allgemeinen Formel berechnet wird:

1 Px-u
-191.106. — K" 16).
Fk =191-10 oo dr N (16)
Nach API 617/1988 wird der Kupplungsschub wie folgt ermittelt:
—055. 6. Pk 1 N 17),
Fk 10 dw'N[] (17)
hierbei ist:

dt: Teilkreisdurchmesser [mm]

dw: Wellenzapfendurchmesser [mm]

Pk: Kupplungsleistung [kW]

N: Drehzahl [min™]

M:  Reibungsbeiwert

an: Eingriffswinkel der Tangentialkraft [°].

Bei der Berechnung des Schubes nach APl wird der Reibungsbeiwert p =
0,25 gesetzt, der eigentlich zu grofd ist und nur unter sehr schlechten
Betriebsbedingungen oder bei beschadigten Kupplungen auftreten wirde.
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Nach Herstellerangaben liegen die Reibungsbeiwerte zwischen 0,08 und

0,15. Ferner wird nach API ein zu kleiner Angriffsdurchmesser dy fur die
Tangentialkraft eingesetzt. Die Tangentialkraft wirkt jedoch am Teilkreis d

des Zahnes und nicht am Wellenzapfendurchmesser dyy. Dadurch ergibt sich
nach APl ein Kupplungsschub, der mit einer grolden Sicherheit berechnet
wird.

7.2.15.4 Getrieberadschub

Es werden Stirnradgetriebe mit einfachem schragverzahnten Antriebsrad und
Ritzel eingesetzt. Dadurch entsteht ein Axialschub Fag=F,tanp, der bei der

Berechnung des Axiallagers des Getriebes berucksichtigt werden muss.
Nach Umformung der obigen Gleichung ergibt sich fur den Axialschub:

—Mtanﬁ (18),

wobei dT: Teilkreidurchmesser des Antriebsrades
B: Schragungswinkel (10°-30°)

7.2.16 Laufradherstellung

Zur Herstellung von Turboverdichterlaufradern wurde eine Reihe
verschiedener  Fertigungsverfahren  entwickelt, deren  Anwendung
hauptsachlich von der Laufradgrof3e abhangig ist. Im Folgenden werden die
wichtigsten und am haufigsten verwendeten Fertigungsverfahren vorgestellt.

Gefraste Schaufeln

Die Schaufelkanadle werden aus dem vollen Schmiedmaterial der
Nabenscheibe nach dem NC-Verfahren herausgefrast. Hierbei werden fur
2D-Rader, Dreiachsen- und fur 3D-Rader (mit raumlich verwundenen
Schaufeln) Funfachsenfrasmaschinen (3 translatorische, 2 rotatorische
Bewegungen relativ zwischen Werkzeug und Werkstuck) bendtigt. Sie ist die
zur Zeit gangige Methode.

Separate Schaufelfertigung

Die Schaufeln werden separat durch Giel’en, Gesenkschmieden oder
Freiverformung gefertigt und anschlieRend mit der Naben- und Deckscheibe
zusammengeschweil3t. Diese Methode wird hauptsachlich fur Laufrader mit
einem Durchmesser von uber 1000 mm verwendet.

SchweiRen der Deckscheibe

Die Deckscheibe wird durch Einfuhren der Elektrode in den Stromungskanal
vom Aulien- oder Innendurchmesser aufgeschweildt. Im Fall, dass die
Kanalbreite am Austritt des Laufrades ca. 20 mm unterschreitet, wird die
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Deckscheibe von auflen durch vorgefraste Schlitze mit den Schaufeln
verschweil3t. Hierbei ist darauf zu achten, dass die Schlitze exakt der
Schaufelgeometrie angepasst sind.

Vakuum-Hochtemperatur-Loten der Deckscheibe

Bei diesem Verfahren wird die Deckscheibe entlang der gesamten
Schaufellange mit Hilfe der Vakuum-Hochtemperatur-Methode aufgelotet. Als
Lot wird in der Regel eine Gold-Nickel-Legierung verwendet.

Dieses Verfahren wird z. Z. bis zu einem maximalen Laufraddurchmesser von
ca. 900 mm angewandt. Bei groReren Durchmessern kann die notwendige
Lotspaltweite entlang der gesamten Schaufellange nicht gewahrleistet
werden, da die Verformung des Laufrades wahrend der Aufheizung zu grof3
wird.

Genietete Laufrader

Diese Fugetechnik ist veraltet und wird kaum noch benutzt. Hierbei wird die
Deckscheibe aufgenietet. Sowohl Naben- als auch Deckscheibe werden zur
Aufnahme der Durchsteckniete entlang der Schaufelkontur mit Bohrungen
versehen. Diese Methode ist lediglich fur Rader mit 2D- Schaufeln geeignet.
Wegen der bendtigten Bohrungen erhalten die Laufrader dickere Schaufeln.
Dieses ist jedoch mit einer Verringerung des Wirkungsgrades verbunden.
Ferner begrenzt die Nietfestigkeit die maximale Umfangsgeschwindigkeit des
Laufrades auf niedrige Werte.

Gegossene Laufrader
Diese Methode wird zur Herstellung sowohl der halboffenen als auch der
geschlossenen Laufrader herangezogen.

FUr Laufrader mit einem Aufliendurchmesser von udber ca. 400 mm wird das
Sandgussverfahren verwendet.

Um die Herstellkosten der Laufrader niedrig zu halten, muissen die
Modellkosten minimiert werden, indem zu jedem Model mindestens drei
Abgusse vorgenommen werden.

Zur Herstellung kleinerer Laufraderdurchmesser wird das Feingussverfahren
(Wachsausschmelzverfahren) verwendet. Aufgrund der hohen Modellkosten
wird dieses Verfahren bei grof3eren Stuckzahlen eingesetzt.

Elektroerodierte Laufrader

Die Elektroerosion (EDM) der Laufradkanale basiert auf Werkstoffabtragung
durch Funkenentladung in einer dielektrischen Flussigkeit zwischen dem
Werkstick und dem Werkzeug, welches die Form eines Laufradkanals
besitzt. Diese Methode wird auf kleine Laufrdder sowie sehr einfache
Kanalformen beschrankt.
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7.3 Diffusor

Die dem Laufrad eines Turboverdichters zugefuhrte technische Arbeit wird
infolge des Impulsaustausches in potenzielle und kinetische Energie des
Stromungsmediums umgewandelt. Am Austritt des Laufrades betragt der
Anteil der kinetischen Energie je nach Konfiguration der Laufradschaufeln
etwa 30 bis 50% der insgesamt zugefuhrten technischen Arbeit. Der Diffusor,
der dem Laufrad nachgeschaltet ist, hat die Aufgabe, diese kinetische
Energie des Stromungsmediums in potenzielle umzuwandeln. Um einen
hohen Stufenwirkungsgrad zu erreichen, sollte die Umwandlung der
kinetischen Energie in statischen Druck im Diffusor maoglichst verlustarm
stattfinden.

Es werden schaufellose Diffusoren mit unterschiedlichen Breitenverlaufen,
wie parallelwandige, beidseitig eingeschniurte, deckenscheibenseitig
eingeschnurte und flachengleiche sowie beschaufelte Diffusoren mit
verschiedenen Schaufelformen verwendet.

7.3.1 Unbeschaufelte Diffusoren

Bei Annahme einer stationaren rotationssymmetrischen, reibungsfreien
Stromung im Diffusor gilt der Drallsatz r.¢c,= const. oder r.¢cy=r;3-c5, und

durch Umformen
cu=r73-C3u (7.3.1)

d.h., dass mit wachsendem Diffusorradius die Umfangskomponente
c,abnimmt. Da jedoch die Umfangsgeschwindigkeit ¢,in der Regel das
Dreifache der Meridiangeschwindigkeit betragt, tragt die Verzégerung von
C,am starksten zum Zuwachs des statischen Druckes im Diffusor bei.

Aus der Kontinuitatsgleichung ergibt sich fur die Meridiangeschwindigkeit die
Beziehung :

2:m-r-b-Cpy'p=2-T-r3-b3-Csm-p3 (7.3.2)
bzw.
m:%'%'p_s'CBm (7.3.3).

Fur einen parallelwandigen Diffusor (b=b;) bei inkompressibler Strémung
(p=py) Qilt: r-Cry=r3-Cam

bzw.

Cm="2-Cam (7.3.4).

;
Daraus folgt, dass analog zur Umfangsgeschwindigkeit die Meridian-
geschwindigkeit ebenfalls umgekehrt proportional zum Diffusorradius ist.

Aus den den Geschwindigkeitsdreiecken im Bild 7.3.1 sowie den
Gleichungen (7.3.1) und (7.3.4) folgt
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tano = Cm = C3m _an .. (7.3.5).

Cu Csu
Daraus geht hervor, dass der Stromungswinkel einer stationaren rotations-
symmetrischen, reibungsfreien und inkompressiblen Stromung durch einen
parallelwandigen Diffusor vom Eintritt bis zum Austritt konstant bleibt. Hierbei

bilden die Stromlinien logarithmische Spiralen.

Bild 7.3.1: Stromlinienverlauf in einem parallelwandigen Diffusor

Der Verlauf des statischen Druckverhaltnisses fur den parallelwandigen
schaufelloser_1 Diffuso[ unter den 0.g. Annahmen wird durch die Gleichung

P gk f1- ] (7.3.6)

P3 2 iz
d3) |

berechnet uﬁd im Bild 7.3.2 dargestellt [1]. Daraus geht hervor, dass der
statische Druckaufbau fur eine Diffusorstromung eine Funktion der Machzahl
Mz, des Isentropenexponenten kund der Durchmesserverhaltnisse d/ds,

jedoch nicht des Stromungswinkels ist.
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18

1=F
—— =05
-a—M=07

16 ——M=09
- M=11

15 /./
14

p/pa

1 1.2 1,4 1.6 18 2 2.2 2.4 26 2.8 3
did,

Bild 7.3.2: Verlauf des stationaren Druckverhaltnisses im schaufellosen
parallelwandigen Diffusor

Ferner ist aus Bild 7.3.2 zu entnehmen, dass durch die Steigerung des
Durchmesserverhaltnisses Uber 2 keine nennenswerte statische
Drucksteigerung zu erwarten ist. Das gleiche tritt bereits ab d/d; =16 Dbei

kleinen Machzahlen (v; =0,5) auf.

Der statische Druckrickgewinn stellt einen Kennwert fur die Gulte des
Diffusors dar und spiegelt — wie aus der Gleichung (7.3.7) zu erkennen ist -
die Drucksteigerung im Diffusor in Bezug auf die kinetische Energie am
Laufradaustritt wider.

P4 —P3
o, =_Pa=Ps (7.3.7)
" gk

Durch Einsetzten der Energiegleichung fur die Diffusorstromung

2 2
E+C—:&+$:konst. (7.3.8)
P 2 p3 2
und der Gleichungen (7.3.1) und (7.3.4) ergibt sich fur den Druckrickgewinn
cp=1-— (7.3.9)

Hi
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Aus dieser Beziehung geht hervor, dass unter Berucksichtigung der o.g.
Annahmen der statische Druckrickgewinn in einem parallelwandigen
schaufellosen Diffusor ausschlieRlich vom Durchmesserverhaltnis abhangig
ist, und zwar steigt er mit langer werdendem Diffusor an. Da jedoch bei
Turboverdichtern das Verhaltnis der Breite des Diffusors zu seiner Lange
oder zu seinem Eintrittsdurchmesser sehr klein ist, liegt seine Konfiguration
weit von der idealen Form eines Diffusors mit optimalem Druckaufbau
entfernt. Ferner ist der Einfluss der Reibung bei langen, schmalen,
schaufellosen Diffusoren zu berucksichtigen. Sie beeinflusst wesentlich den
Diffusorwirkungsgrad ny, der als Verhaltnis der Anderungen der isentropen

Enthalpie und der kinetischen Energie definiert wird.
hs —ha (7.3.10)

o %-(c%—cﬁ)
Zur Berucksichtigung der Reibung im Diffusor fluhrte Stanitz [18] eine
eindimensionale Berechnungsmethode ein und definierte den empirischen
Reibungskoeffizienten ;. Hierbei wurden folgende Gleichungen
herangezogen:

Drallsatz Cm.ddiucm.%w.%:o (7.3.11)
| dem _ci,  c®sina 1 dp_
Radialer Impuls ¢, 4 o . +p » =0 (7.3.12)
Kontinuitatsgleichung 9"+ 9P, 92 dem _ (7.3.13)
r p b Cm
; __ b
Zustandsgleichung P=o T (7.3.14).

FUr den Zusammenhang zwischen der kinetischen Energie und der

Totaltemperatur wurde folgende Beziehung verwendet.
2

Te=Te+ =2 (7.3.15)
2'Cp

Diese Gleichungen wurden als Grundlage fur weitere Berechnungen von
Johnston, Dean [19] und Japikse [20 ] herangezogen. Bei diesen Arbeiten
wurde der Reibungskoeffizient entweder konstant gehalten oder der Art
variiert, dass er im Bereich des Diffusoreintritts relativ grol3 ist, wahrend er bis
zur Region bei der die Diffusorstromung vollkommen ausgebildet ist, stark
abnimmt. Damit wurde versucht, die Ausmischung der ungleichférmigen
Geschwindigkeitsverteilung nach dem Laufrad zu bertcksichtigen.

Traupel [21] hat die Berechnungsmethode von Stanitz weiterentwickelt,
indem er anstatt der radialen Impulsgleichung (7.3.12) die Energiegleichung

dp o242 p.(CZJrCZ 72
_:_d.(uJ_Cd. utm/ ..q4r (7.3.16)
p 2 P3-Cm3-b3r3
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benutzte. Er hat zusatzlich zum Reibungskoeffizienten ¢;, der ein Mal fur die
Wandreibung ist, den Dissipationskoeffizienten ¢4, der den Energieaustausch

entlang des Diffusorkanals darstellt, eingefuhrt.

Zur Berechnung von schaufellosen Diffusoren hat u.a. Senoo [22] fur die
reibungsfreie Kernstromung ahnliche Gleichungen wie (7.3.11- 7.3.13) ohne
den Wandreibungskoeffizienten aufgestellt. Fur die Berechnung der
Grenzschichten hat er jedoch Gleichungen verwendet, die den Einfluss der
Reibung berucksichtigen. Die dabei herangezogene Berechnungsmethode
besteht aus zwei Teilen. Der erste Teil liegt im Bereich des Diffusoreintritts,
an dem die Kernstromung sich zwischen beiden Grenzschichten befindet.
Der zweite Teil ist stromabwarts und erfasst den Bereich, an dem beide
Grenzschichten die gesamte Diffusorbreite ausfullen. Die mit dieser Methode
errechnete Geschwindigkeitsverteilung ergab eine gute Ubereinstimmung mit
den experimentellen Ergebnissen (Bild 7.3.3).

7.5

0o oT— D] S _
o 05 10 0 0.5 1.0
X X

ba/rp = 0.121, r2 = 0.35 m, Re = Ura/v = 1.97 x 10°
Ccm: Meridiankomponente co: Tangentialkomponente
x: dimensionslose Breite des Diffusors

Bild 7.3.3 Errechnete und experimentell ermittelte Geschwindigkeits-
verteilung fur maximalen Wirkungsgrad
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Derselben Berechnungsmethode bedienen sich in einer neueren Arbeit
Morgado und Gato [23], indem sie die reibungsfreie Kernstromung mit der
Grenzschichtgleichung kombinieren. Dou [24,25] verwendet zur Berechnung
schaufelloser Diffusoren eine halbempirische Methode, basierend auf einer
Grenzschichttheorie sowie experimentellen Untersuchungen. Daraus geht
hervor, dass der Energieverlust im Diffusor abhangig von seiner Breite und
dem Stromungswinkel ist. Dazu wird fur eine inkompressible Stromung der
Wandreibungskoeffizient als Funktion des Diffusor-Radienverhaltnisses r/rs,
der Reynoldszahl und des Stromungswinkels vorgeschlagen.

7.3.2 Beschaufelte Diffusoren
Um den Diffusorenwirkungsgrad, besonders bei kleinen Laufradabstromungs-
winkeln a,, zu verbessern, werden beschaufelte Diffusoren eingesetzt.

b) | c)

)

Bild 7.3.4 Diffusorbeschaufelungen
a) Gerade Schaufeln b) gekrimmte Schaufeln
c) aerodynamisch profilierte Schaufeln
d) profilierte Tandemschaufeln e) Keilschaufeln

Durch den Einsatz von Schaufeln im Diffusor wird eine Anderung des
Stromungsweges, ursprunglich von einer logarithmischen spiralformigen
Kontur mit groRer Reibunsflache beim unbeschaufelten Diffusor, zu einem
kirzeren Stromungsweg vom Eintritt zum Austritt des Diffusors mit
entsprechend kleinerer Reibungsflache und schlieldlich  besserem
Wirkungsgrad erreicht. In  Bild 7.3.4 sind verschiedene Schaufelformen
dargestellt.

Zwischen dem Laufrad und den Diffusorschaufeln existiert ein
unbeschaufelter Teil des Diffusors, der die Aufgabe hat, die vom Laufrad
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entstehenden Stromungsstorungen auszugleichen. Besonders nutzlich ist
dieser schaufellose Ringraum, wenn die Absolutgeschwindigkeit aus dem
Austritt des Laufrades Uberschallwerte erreicht. Denn der schaufellose
Diffusor besitzt die bemerkenswerte Eigenschaft, eine Uberschall- in eine
Unterschallstromung zu verzdgern, ohne dabei einen Verdichtungsstol zu
erzeugen. Erst wenn die Meridialgeschwindigkeit am Laufradaustritt
Uberschallwerte erreicht, kann ein sogenannter Ringstol3 entstehen.

Das Verhaltnis des Eintrittsdurchmessers der Diffusorbeschaufelung dzy zum
Laufraddurchmesser d, wird gewdhnlich mit d,,,/d, =1.1-1.25 angenommen.
Ferner  wird das  Verhaltnis des  Austrittsdurchmessers der
Diffusorbeschaufelung d,, zum Laufraddurchmesser d, mit d,,/d, =1.4-1.8
zugrundegelegt (Bild 7.3.5).

Bild 7.3.5 Diffusormale

Da die Stromung durch die Diffusorschaufeln eine verzdogerte Kanalstromung
darstellt, kann die Schaufelzahl des Diffusors aus den gewonnenen
Erfahrungen an Kegeldiffusoren ermittelt werden. Es ist bekannt, dass bei
den Kegeldiffusoren der optimale Erweiterungswinkel bei 23=7°-10° liegt.
Die Schaufelzahl Iasst sich nach Eckert [4] aus folgender, auf Diffusoren
angewandten Gleichung ermitteln:

27 sin[‘“'\’I - O“”V'j
2

t pdam
| dam
wobei asy der Schaufeleintrittswinkel
asv der Schaufelaustrittswinkel
t die Schaufelteilung
und I die Schaufellange
ist.

, (7.3.17),

Z =
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Ein Nachteil des beschaufelten Diffusors stellt die Verkirzung des
Betriebsbereiches der Verdichterstufe im Vergleich zu derjenigen mit
schaufellosem Diffusor dar. Dieses Verhalten ist auf die Stoss- und
Drosselverluste der Gitterstromung beim Teil- bzw. Uberlastbereich
zurickzufihren. Der Schaufeleintrittswinkel des Diffusors wird hierbei
lediglich an den absoluten Austrittswinkel der Laufradstromung beim
Auslegungspunkt angepasst. Aufgrund dieses Nachteils werden bei
mehrstufigen Verdichtern keine beschaufelten Diffusoren eingesetzt. Um
diesen Nachteil zu eliminieren, werden bei ein- und mehrstufigen
Getriebeturboverdichtern beschaufelte Diffusoren mit verstellbaren Schaufeln
verwendet. Solche Diffusoren konnen jedoch bei einwelligen mehrstufigen
Verdichtern nicht zum Einsatz kommen, da der dazu notwendige konstruktive
Aufwand unvertretbar hoch ware.

7.3.2.1 Diffusor mit verstellbaren Schaufeln

Bei einem Diffusor mit verstellbaren Schaufeln erfolgt die Anderung der
Stufenkennlinie durch die Verstellung des Eintrittswinkels der Schaufeln.
Damit wird in jedem Betriebspunkt des Regelbereiches eine zugeordnete
Gitterstromung erreicht. Der Stromungsquerschnitt und Schaufel-
einstromwinkel sind in jeder Schaufelstellung an die aus dem Laufrad
austretende Laufradstromung angepasst. Auf diese Weise wird ein grofer
verlustarmer Regelbereich erreicht, wobei jede Schaufelstellung einer
Verdichterkennlinie entspricht.

Diffusoren mit verstellbaren Schaufeln werden bevorzugt bei flachen
Anlagenkennlinien und grof3em Teillastbereich eingesetzt.
Getriebeturboverdichter konnen im Diffusor jeder Stufe ohne grof3en
konstruktiven Aufwand, wenn es erforderlich ist, mit verstellbaren Schaufeln
ausgerustet werden.

Die verstellbaren Diffusorschaufeln werden am Einlaufeinsatz der Stufe
montiert, der gleichzeitig die vordere Wand des parallelwandigen Diffusors
bildet.

In Bild 7.3.6 sind verstellbare Schaufeln schematisch dargestellt. Bild 7.3.7
zeigt das Kennfeld eines einstufigen Verdichters mit regelbarem Nachleitgitter
(verstellbare Schaufel im Diffusor). Daraus wird ersichtlich, dass sich bei
konstantem Enddruck p, =2 bar der Betriebsbereich des Verdichters bis zu

33% des Ansaugvolumenstromes ausdehnt und dass jeder Schaufelwinkel
einer Verdichterkennlinie zugeordnet ist.



Diffusorleit-|
schaufel

i
Bild 7.3.6 Verstellbare Schaufeln in einem Diffusor
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7.4 Spirale

7.4.1 Funktionsbeschreibung

Beim Verlassen des Verdichtergehauses wird das Fordermedium in einen
spiralféormigen Sammelraum, eine sog. Spirale gefuhrt. Die Spirale ist dem
Laufrad bzw. dem Diffusor nachgeschaltet und ihre Querschnittsflache
wachst stetig mit dem peripheren Umfangswinkel. Nur in seltenen Fallen
werden rotationssymmetrische Sammelraume benutzt.

Spiralen gehoren zusammen mit den Ruckfuhrkanalen zu den am wenigsten
untersuchten Komponenten von Radialverdichtern. Die geringe Anzahl von
Veroffentlichungen und die allgemein gehaltene Beschreibung des Einflusses
dieser Komponenten auf den Wirkungsgrad der Stufe bezeugen diese
Feststellung.

Fur jede konstante Drehzahl gibt es einen Arbeitspunkt, fir welchen die
Spirale eine gleichformige periphere Druckverteilung am Diffusorausgang
verursacht. Bei einer Reduzierung des Massenstroms funktioniert die Spirale
wie ein Diffusor und hat eine Steigerung des statischen Druckes zwischen
der Spiralenzunge und dem Ausgang zur Folge. Bei groRen Massenstromen
erscheint die Spirale als zu klein, mit dem Ergebnis, dass die Stromung
beschleunigt wird, welches mit einer Druckabnahme zwischen Spiralenein-
und -ausgang einhergeht. Die Hauptkonsequenzen sind Verluste und eine
ungleichmafRige periphere Druckverteilung am Diffusor und am
Laufradaustritt.

Die Hauptmerkmale der ungleichmafigen peripheren Druckverteilung konnen
folgendermalden zusammengefasst werden:

a) Radialkrafte

Aufgrund der variablen Geschwindigkeitsverteilung im Laufrad entsteht eine
variable Belastung an den Schaufeln und damit einhergehend eine Belastung
der Welle. Eine zweite Komponente der Radialkraft entsteht aus der
Integration des statischen Druckes entlang des Laufradumfanges.

b) Verluste

Die zyklische Variation des Massenstroms in den Laufradkanalen bei jeder
Umdrehung fuhrt zu zusatzlicher Energiedissipation. Mischverluste im
Diffusor und in der Spirale entstehen infolge des ungleichen Momentes,
verursacht durch den ungleichformigen Verlauf der Stromung um den
Umfang des Laufrades.

c) Larmemission, Vibrationen

Larm sowie Vibrationen werden aus der Interaktion Laufrad-Spirale aufgrund
von Druckschwankungen verursacht.

7.4.2 Der Einfluss der geometrischen Hauptparameter

Die nachfolgend aufgefihrten geometrischen Parameter der Spirale
beeinflussen malRgebend die Stromung der Verdichterstufe.
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7.4.2.1 GroRe der Spirale

Stiefel [26] vergleicht Verdichterkennlinien unter Verwendung von zwei
verschiedenen Spiralen bei gleichbleibendem Laufrad und schaufellosem
Diffusor. Die Verdichterkennlinien bei Verwendung einer grof3en Spirale flr
ein Druckverhaltnis von 3,8 weisen einen grolieren Betriebsbereich auf,
fuhrten aber bei hoheren Druckverhaltnissen zu Instabilitat der Stromung. Im
Gegensatz dazu ergab die kleinere Spirale, berechnet fur ein Druckverhaltnis
von 6, aufgrund der Drosselung im Uberlastbereich zwar einen kleineren
Betriebsbereich, jedoch mit einer stabilen Stromung auf allen Kennlinien.

7.4.2.2 Querschnittsform der Spirale

Bereits 1944/45 untersuchte die Firma Escher-Wyss den Einfluss der
Querschnittsform der Spirale auf die Druckziffer und den Wirkungsgrad einer
Verdichterstufe. Dem wurden eine einseitig und zwei symmetrisch
angeordnete Spiralen mit runden Querschnitten zugrunde gelegt. Die
Auswertung der Messungen ergab eine wesentlich groRere Druckziffer und
einen besseren Wirkungsgrad fur die einseitig angeordnete Spirale (Bild
7.4.1).
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Bild 7.4.1 Vergleich der Performancekurven fiur verschiedene
Spiralgeometrien
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In Bild 7.4.2 sind die gemessenen Kennlinien einer Verdichterstufe mit zwei
unterschiedlichen Spiralformen dargestellt. Es handelt sich hierbei um eine
gegossene Spirale mit symmetrischer Kontur und kreisrundem Querschnitt
sowie eine weitere, geschweildte mit einseitig quadratischem Querschnitt.
Beide Spiralformen haben flachengleiche Querschnitte mit gleichen
Schwerpunktradien. Die Messergebnisse zeigen, dass die Stufe mit
quadratischer Spirale eine etwas hohere spezifische polytrope Arbeit hp und
einen besseren Wirkungsgrad np als die Stufe mit runder symmetrischer
Spirale aufweist. Damit wird ersichtlich, dass die Stromungsverluste in den
Eckbereichen der quadratischen Querschnittsform geringer ins Gewicht fallen
als die Verluste, die der gegenlaufig erzeugte Doppelwirbel in der
symmetrischen Spirale verursacht.
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Bild 7.4.2 Gemessene Kennlinien einer Verdichterstufe mit zwei
unterschiedlichen Spiralformen [27]
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H. Mischina und I. Gyobu [28] untersuchten sechs Spiralen mit
unterschiedlichen Formen sowie einem Sammelraum bei unverandertem,
schaufellosem Diffusor. |hre Spiralen S; bis Ss hatten gleiche
Flachenverlaufe. In Bild 7.4.3 sind die Formen und die peripheren
Flachenverlaufe der Spirale 1 bis 6 sowie des Sammelraums S;
dokumentiert.
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Bild 7.4.3 Formen und periphere Flachenverlaufe von sechs Spiralen
sowie eines Sammelraums
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Bild 7.4.4 zeigt die Verlustkoeffizienten der gemessenen Spiralen. Daraus ist
zu entnehmen, dass die optimale Spirale diejenige (S4) mit dem einseitigen
kreisformigen Querschnitt ist. Verschlechterungen weisen hingegen in der
Reihenfolge die quadratische (S,) und die rechteckige (S;) Spirale bei
gleichem Flachenverlauf und gleichen Schwerpunktsradien auf. Bei einer
Abnahme des Schwerpunktsradius, d.h. mit zunehmend nach innen
gezogener Spirale und gleich gehaltenem Flachenverlauf (Spiralformen S,
und Ss), verschlechtert sich der Verlustkoeffizient. Das fuhrt sogar soweit,
dass der Verlustkoeffizient der Spirale S5 in einem breiten Bereich schlechter
als derselbe des Sammelraums S; ist. Die kreisformige Spirale Sg, die einen
kleineren peripheren Flachenverlauf als die Spirale S hat, weist den gleichen
Verlustkoeffizienten wie die rechteckige Spirale S; und dementsprechend
eine grolRere als die ebenfalls kreisformige Spirale S, auf. Das ist auf die
erhohte Geschwindigkeit und demzufolge auf die erhdohten Reibungsverluste
in der Spirale Sg zuruckzufuhren.
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Bild 7.4.4 Verlustkoeffizienten gemessener Spiralen
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Die peripheren Verlaufe des statischen Drucks am Laufrad- und
Diffusoraustritt zeigt Bild 7.4.5. Daraus geht hervor, dass die Flachenverlaufe
der Spiralen die periphere Ungleichformigkeit des statischen Drucks am
Laufrad und am Diffusor enorm beeinflussen.
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Bild 7.4.5 Periphere Verlaufe des statischen Drucks
an Laufrad- und Diffussoraustritt

In Bild 7.4.6 werden folgende Spiralquerschnittsformen dargestellt:
Symmetrische Kreisspirale

Asymmetrische Kreisspirale

Asymmetrische Halbkreisspirale

Asymmetrische quadratische Spirale

Asymmetrische Dreieckspirale
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Bild 7.4.6 Verschiedene Spiralquerschnittsformen

Die Verwendung der verschiedenen Querschnittsformen hangt vom
Bauaufwand bzw. -volumen ab und stellt in der Regel einen
stromungstechnischen Kompromiss dar. Dabei sollte versucht werden, dass
der hydraulische Durchmesser des gewahlten Querschnitts moglichst gleich
dem der Kreisform ist. Im Auslegungspunkt am Umfang der Spirale ist die
mittlere Stromungsgeschwindigkeit und demzufolge der statische Druck
ebenfalls konstant. Ein solcher Zustand aulerhalb des Auslegungspunktes ist
physikalisch nicht moglich, denn der Massenstrom wird entlang der Spirale im
Uberlastbereich der Verdichterstufe beschleunigt bzw. im Teillastbereich
verzogert und damit eine ungleichformige periphere Druckverteilung in der
Spirale erzeugt. Diese periphere Ungleichformigkeit des Druckes wird durch
den Diffusor fortgepflanzt und beeinflusst rickwirkend die Laufradstromung.

7.4.2.3 Spiralenzunge

Wie bereits erwahnt, ist die fur den Auslegungspunkt berechnete Spirale fur
den Uberlastbereich der Verdichterkennlinie zu klein und fir den
Teillastbereich zu gro. Deswegen verlagert sich der Staupunkt der
Strémung von der Zungenspitze der Spirale zur inneren (Uberlastbereich)
bzw. auflleren Seite (Teillastbereich) der Zunge und umstromt somit die
Zungenspitze mit starker Wirbelbildung. Die daraus resultierende
Ruckwirkung auf die Diffusorstromung verursacht eine ungleichférmige
periphere Geschwindigkeits- und Druckverteilung sowohl am Austritt als auch
am Eintritt des Diffusors. Infolgedessen verschlechtern sich Wirkungsgrad
und Druckziffer der Verdichterstufe und der Larmpegel wird gro3er. Diese
ungunstigen Eigenschaften lassen sich etwas verbessern durch die
Gestaltung der Spiralzunge mit moglichst grolem Rundungsradius.
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7.4.2.4 Abstand Laufrad — Spiralenzunge

Der Abstand zwischen dem Laufradaustritt und der Spiralenzunge, d.h. die
Lange des Diffusors, hat wesentlichen Einfluss auf die periphere Druck- und
Geschwindigkeitsstorung. Es ist zu beobachten, dass sich mit zunehmendem
Abstand die Stoérungen glatten und die Amplitude abnimmt. Messungen von
Sideris [29] zeigten jedoch, dass bei einem Diffusorlangenverhaltnis von

d%3 =15 keine Amplitudenabnahme der peripheren Druckstorung zwischen

dem Diffusoraustritt bzw. dem Spiralenein- und dem Laufradaustritt
festzustellen ist.

7.4.3 Theoretische Grundlagen

Die stromungsoptimale Gestaltung tragt wesentlich zur Beeinflussung des
Gesamtwirkungsgrades sowie der Betriebskennlinie des Verdichters bei. In
Bild 7.4.7 ist der Aufbau einer Spirale mit kreisformigen, symmetrischen
Querschnitt dargestellt.

N U
Mittelebene
Bild 7.4.7 Spirale mit kreisformigem, symmetrischen Querschnitt

Am Austritt der Spirale (9=360°) wird in der Regel ein Kegeldiffusor
nachgeschaltet. Die Spirale ist so auszulegen, dass an ihrem Umfang Druck
und Geschwindigkeit gleichformig verteilt sind, damit ruckwirkend eine
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ungleichformige Beeinflussung der Stromung in den vorgeschalteten Raumen
(Diffusor und Laufrad) vermieden wird. Somit ist die Anpassung der Spirale
an Diffusor und Laufrad von besonderer Bedeutung.

Zur Auslegung von Spiralen werden eindimensionale Berechnungsmethoden
mit und ohne Reibungsansatze sowie dreidimensionale Berechnungs-
methoden mit und ohne Reibungskoeffizienten herangezogen.

Hier werden fur die eindimensionale reibungsfreie Stromung der Drallsatz
und die Kontinuitatsgleichung herangezogen. Im Falle des kreisformigen
Spiralquerschnitts ist die Breite b sowohl vom Winkel § als auch vom Radius
R abhangig, so dass die Spiralstromung nicht rotationssymmetrisch verlauft.
Daraus folgt, dass der Drallsatz

Cau'ra=cy-r (7.4.1)

nur nahrungsweise erfullt ist.

Die Bestimmung des Volumenstroms vy, der durch einen Spiralquerschnitt

bei dem jeweiligen Winkel 3 flie3t, erfolgt durch Integration Uber die Flache
Ain Bild 7.4.8 zu

rs+R
Vg=Jcu-dA= [c, -b-dr
rs_R

Bild 7.4.8 Schnitt durch eine Kreisspirale

und durch Einsetzten von (7.4.1) ergibt sich:

. <R gr
Vg =Cauls: | D-=" (7.4.2).

r«R
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Unter der Annahme, dass die periphere Verteilung der Zustandsgrof3e am
Eintritt und in der Spirale am Auslegungspunkt der Verdichterstufe
gleichmalig ist, folgt:

. S .

V9=2—Tc'V4 (7.4.3),

wobei der Winkel 8§ in Bogenmal} angegeben ist.

Aus den Gleichungen (7.4.2) und (7.4.3) ergibt sich fur den Winkel 3

eq- retR
g 2mraCau 5Ty AP (7.4.4).
Va r«R r

FuUr einen Kreisquerschnitt gilt nach Pythagoras

b=2-|R2— (r—rsf (7.4.5)

und folglich
R
g=Amraca B oo e . 9r (7.4.6).
V4 r«R r
Aus der Integration von (7.4.6) ergibt sich

9=C-fs—2-R?) (7.4.7),

wobei C = 4™ T4"Cau st
V4

Durch Umstellen der Gleichung (7.4.7) nach dem jeweiligen Radius R(8) des
Spiralquerschnitts und unter der Berucksichtigung von r,=r4 +R folgt

9 [2:r4-9
R(S)_E+ c (7.4.8).
In der Praxis werden sehr oft die bei reibungsfreier Stromung berechneten
Spiralquerschnitte erfolgreich ausgefuhrt. Sie mussten jedoch infolge der
reibungsbehafteten Stromung theoretisch vergrofiert werden, um den
Druckverlust in Stromungsrichtung zu kompensieren und dadurch die
Forderung nach einer peripheren gleichformigen Druckverteilung langs des
Spiralenumfanges am Auslegungspunkt zu erfullen. Da ein solcher Zustand,
wie bereits erwahnt, physikalisch nicht moglich ist, wird folglich ersichtlich,
dass die experimentelle Untersuchung der Spiralenstromung im Teil- und
Uberlastbereich maRgebend fiir die optimale Gestaltung der Spirale ist.
In Bild 7.4.9 ist das Kennfeld einer Verdichterstufe dargestellit.
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Bild 7.4.9 Kennfeld einer Verdichterstufe [27]

Fir die Kennlinie N/Ng = 0.9 wurde fur den Teillastpunkt A, den
Auslegungspunkt B und Uberlastpunkt C die periphere Druckverteilung der
Spirale im Bild 7.4.10 dargestellt. Daraus wird ersichtlich, dass nur am
Auslegungspunkt B eine gleichféormige periphere Druckverteilung zu
realisieren ist. Am Teillastpunkt A ist eine Erhohung des peripheren Druckes
(verzbégerte Spiralenstromung) und am Uberlastpunkt C eine Minderung des
peripheren Druckes (beschleunigte Spiralenstromung) zu beobachten.
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Bild 7.4.10 Periphere Druckverteilung der Spirale bei
den Betriebspunkten A, B und C [27]

Neben der Stromungsreibung wird die Spiralstromung durch die
Zentrifugalkrafte und die Sekundarstromungen beeinflusst.

Bei symmetrisch angeordneten Spiralen entstehen zwei gegenlaufige
Drehbewegungen (Sekundarstromungen), wie es im Schnitt A-A (Bild 7.4.7)
dargestellt ist. Die Stromlinien haben einen schraubenféormigen Verlauf auf
beiden Spiralhalften, die links und rechts von der Mittelebene liegen.

Die Sekundarstromungen entstehen aus der Mitwirkung der statischen
Druckverteilung im Spiralenquerschnitt und aus der in die Spirale
eintretenden Gasstromung. Gemaly des Drallsatzes entstehen an der
SpiralauRenkontur kleinere Absolutgeschwindigkeiten und dementsprechend
hohere statische Drucke als in der Innenkontur. Infolgedessen bewegt sich
das Gas in der Wandnahe von aufen nach innen und mischt sich mit dem in
die Spirale einstromenden Gas. Dadurch entstehen zwei gegenlaufige
Drehbewegungen (Doppelwirbel). Analog dazu wird bei einseitig
angeordneten Spiralquerschnitten eine einfache Drehbewegung (einfacher
Wirbel) erzeugt. Daraus ist zu entnehmen, dass die bessere Kenntnis der
realen Stromungsstruktur in der Spirale von grolder Bedeutung fir die
Entwicklung genauerer Auslegungsmethoden ist.

Ein vollstandiges Bild der dreidimensionalen Strdomungsstruktur in der Spirale
ist in [30] zu finden. Hier werden die Ruhe- und statischen Druckverteilungen
sowie die Tangential- und Axialgeschwindigkeitskomponenten (experimentell
ermittelt) dokumentiert. Dabei wird u.a. festgestellt, dass in der Mitte des
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Stromungsquerschnittes hohe Verluste entstehen, welche zu niedrigeren
Totaldrucken fuhren.

7.4.4 Berechnungsmethoden

In [31] wird ein eindimensionales sowie ein 3D-Rechenmodell prasentiert.
Dem eindimensionalen Rechenverfahren liegt zur Ermittlung der
Wechselwirkung zwischen Laufrad, Diffusor und Spirale eine iterative
Prozedur zugrunde, bestehend aus folgenden Komponenten:

a. Berechnung der Reaktion des Laufrades auf einen ungleichformigen
Austrittsdruck. Daraus lasst sich die periphere Variation der Tangential-
und Radialgeschwindigkeit am Laufradaustritt ermitteln.

b. Berechnung der Diffusoraustrittsgeschwindigkeit und der Druckver-
teilung fur eine ungleichformige Eintrittsgeschwindigkeitsverteilung.
Daraus ergibt sich die Verteilung der Geschwindigkeit und des Druckes
am Eintritt der Spirale.

c. Berechnung der dreidimensionalen Stromung in der Spirale unter
Berucksichtigung der peripheren Variation der Eintrittsgeschwindigkeit.
Daraus wird eine neue periphere Druckverteilung am Diffusoraustritt
bzw. Spiraleneintritt bestimmt.

d. Berechnung der Umfangsdruckverteilung am Laufradaustritt aufgrund
der Ruckwirkung des Diffusors mit ungleichformiger Druckverteilung an
seinem Austritt, verursacht von der Spirale. Die Resultate dieser neuen
quasi-eindimensionalen  Berechnungsmethode wurden mit den
experimentellen Ergebnissen von [32] bei einer Radialverdichterstufe
mit elliptischer Spirale verglichen. Dabei wurde bei dem Verlauf des
statischen und Gesamtdruckes am Diffusoraustritt und am
Spiraleneintritt gute Ubereinstimmung erreicht.

In Bild 7.4.11 ist der Vergleich zwischen dem errechneten und den
gemessenen statischen Druckerhdhungskoeffizienten

_ P& —P4
P4t — P4

und dem Totaldruckverlustkoeffizienten
o = P4t~ Pet
Pat —P4

fur die Betriebspunkte zwischen der Pump- und Schluckgrenze der
Verdichterstufe dargestellt.
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Bild 7.4.11 Vergleich zwischen errechneten und gemessenen
statischen Druckerhdhungskoeffizienten

Deutlich ist beim minimalen Durchsatz die grof3te Abweichung zu erkennen.
Grund ist die Ablosung der Stromung in der Spirale bei diesem Betriebspunkt.
Mit zunehmendem Durchsatz ist die Ubereinstimmung gut. Daraus folgt, dass
in dieser quasi-eindimensionalen Berechnungsmethode sowohl die wichtigen
Phanomene, die Geschwindigkeit und Druck in der Spirale bestimmen, als
auch die wichtigen Ursachen der Verluste richtig erfasst sind. Die Gultigkeit
fur mehrere Spiralenkonfigurationen und Flachenverlaufe ist jedoch mittels
detaillierterer Messungen zu untermauern.

Experimentelle Untersuchungen zeigten, dass die Stromung in der Spirale
primar von den Verlusten in ihrem Kern und nur sekundar von der
Grenzschicht an ihren Wanden beeinflusst wird. Demzufolge kann die
Grenzschichtblockade vernachlassigt werden. Der Einfluss der Grenzschicht
lasst sich auf die Scherkrafte an der Spiralenwand begrenzen. Deswegen
wird in [32] beim 3D-Rechenmodell die Eulerische Gleichung unter
Berucksichtigung von Dissipations- und Wandscherkraften zweiter Ordnung
verwendet, anstatt das Problem mit der sehr teuren und zeitaufwandigen
Verwendung der Navier-Stokeschen Gleichung zu losen. Die Resultate
dieses 3D-Rechenmodells der komplizierten Spiralenstromung stimmen gut
mit den Messungen Uberein.
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8 Getriebe

Das Gehause der Stirnradgetriebe von Getriebeturboverdichtern ist horizontal
geteilt und wird als Gusskonstruktion oder meistens aus Termin- und
Kostengrinden als geschweil3te verwindungssteife Stahlkonstruktion
ausgefuhrt. Das schragverzahnte Antriebsrad sowie die Ritzelwellen sind aus
geschmiedetem, legiertem Stahl gefertigt und ihre Verzahnungen werden
einsatzgehartet und geschliffen. Damit wird eine hohe Verzahnungsqualitat
erreicht, die eine lange Lebensdauer und einen gerauscharmen Lauf
garantiert. Das Rad wird auf der Antriebswelle aufgeschrumpft und seine
Schragverzahnung in die Bandage eingeschnitten. Bei den Ritzelwellen wird
die Verzahnung direkt eingeschnitten.

Die Auslegung der Schragverzahnung wird unter Einhaltung der AGMA-
Standards 421.06 und der BerUcksichtigung der AGMA-Servicefaktoren nach
DIN 3990 vorgenommen. Die Auslegung der Verzahnung kann nach API 613
oder anderen Sondervorschriften durchgefuhrt werden.

Das Getriebegehause mit zwei Ritzelwellen (maximal 4 Verdichterstufen) wird
in Hohe der Mittelachse horizontal geteilt (Bild 4.2). Damit wird eine gute
Zuganglichkeit zu den Dichtungen und Lagern des Getriebes erreicht, ohne
das weitere Bauteile der Verdichteranlage abgebaut werden. Im Oberteil des
Gehauses werden abnehmbare Deckel angeordnet, um die Sichtprufung der
Getriebeteile zu ermdglichen. Somit kann die Inspektion der Lager ohne das
Abheben des Gehauseoberteils vorgenommen werden.

Bei 3 oder 4 Ritzelwellen wird das Getriebegehduse mit einer zweiten
oberhalb der ersten ebenfalls horizontalen Teilfuge ausgefuhrt (Bild 8.1). Die
Teilkreisgeschwindigkeiten in Turbogetrieben kénnen bis zu 150 m/s oder in
besonderen Fallen sogar hdher liegen. Deswegen muss bei 6- bis 10-stufigen
Getriebeturboverdichtern besondere Aufmerksamkeit der Verteilung und des
Ablaufs des Schmierdls geschenkt werden.

Bild 8.1 Turbogetriebe (Fa. Flender-Graffenstaden)
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Durch die genaue Berechnung des Olbedarfs wird erreicht, dass die
Uberflissige Olmenge im Getriebegehause gering gehalten wird. Ansonsten
kann die Wechselwirkung dieser Olmenge mit den rotierenden Teilen, vor
allem mit dem Getrieberad, erhebliche Ventilationsverluste verursachen, die
andererseits den Wirkungsgrad des Getriebes beeintrachtigen.

Ferner wird zur Schmierung der Verzahnung und der Druckkamme das
Schmierdl an die Nahe der Eingriffsstellen der Verzahnung herangefuhrt und
in Drehrichtung eingespritzt (Bild 8.2).

L: Lagerschmierung

V. Schmierung der Verzahnung
Bild 8.2 Verteilung des Schmierdls und Olablaufs

An den obenliegenden Ritzelwellen wird bei 6- bis 10-stufigen Verdichtern der
Ablauf des Schmierdls durch Leitbleche gefuhrt, so dass es weitgehend nicht
in Kontakt mit rotierenden Teilen kommt. Schliel3lich wird die Ablauféffnung
des Ols am Getriebegeh&use ausreichend grolR dimensioniert und optimal in
Drehrichtung des Getriebes angebracht (Bild 8.2). Da an der Radwelle relativ
niedrige  Drehzahlen  vorhanden sind und deswegen keine
Instabilitatsprobleme auftreten konnen, werden meistens
Mehrflachengleitlager 1 (MFG-Lager) eingesetzt. Das eine Lager wird als
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kombiniertes Radial-Axiallager 2 mit beidseitigen Axiallaufflachen ausgefuhrt
(Bild 8.3).

1.Mehrflachen-
gleitlager

2.Kombiniertes
Radial-Axiallager

3.Kippsegmentlager

s

Bild 8.3 Getriebeturboverdichter (Fa. Babcock-Borsig)

Fur die Lagerung der hochtourigen Ritzelwellen werden Kippsegmentlager,
meistens mit 5 Kippsegmenten verwendet (Bild 8.4). Diese Lager besitzen
sehr gute Stabilitats- und Dampfungseigenschaften und verleihen somit den
uberkritisch laufenden Ritzelwellen grof3e Laufstabilitat und Minimierung der
Ritzelwellenschwingungen.

Um geringe mechanische Verluste zu erreichen, werden schragverzahnte
Stirnradgetriebe mit Druckkdmmen eingesetzt. Die Druckkamme sind auf die
Ritzelwelle aufgeschrumpft. Der verbleibende Axialschub aus den Laufradern
und der Schragverzahnung wird mit Hilfe der Druckkamme von den
Ritzelwellen auf das Antriebsrad des Getriebes Ubertragen und dort bei
niedriger Drehzahl bzw. niedriger Umfangsgeschwindigkeit vom Axiallager
aufgenommen (Bild 8.5). So entfallen die bei hohen
Umfangsgeschwindigkeiten an den Ritzelwellen angeordneten Axiallager, die
grol3e mechanische Verluste verursachen wuirden.
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Bild 8.5 Axialschubtibertragung

Die Druckkamme werden bei niedrigem aufzunehmenden Axialschub
aufgeschrumpft (Bild 8.6.a).

In Bild 8.6.b wird die gut bewahrte Druckkammbefestigung von BBC
dargestellt. Dabei ist der Druckkamm auf die Ritzelwelle aufgeschrumpft und
zusatzlich axial durch einen geteilten Ring und einen Haltering gesichert.

In Bild 8.6.c ist eine Befestigungslosung dargestellt, wobei durch eine radiale
Elektronenstrahlschweildung auf den geteilten Sicherungsring mit Halterung
gemal Bild 8.6.b verzichtet werden kann [33].



Bild 8.6 Druckkammevariationen

In Bild 8.7 ist eine andere konstruktive Ausfuhrung des Druckkamms von der
Fa. Maag Getriecbe AG dargestellt. Dabei wird die Befestigung des
Druckkamms auf der Ritzelwelle entsprechend Bild 8.6.b vorgenommen.
Diese Art der Druckkammerausfuhrung wird bei grollen Axialschiben
herangezogen.
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Bild 8.7 Konstruktive Ausfiihrung eines Druckkamms (Fa. Maag )

Die Stirnflache des Radkranzes und die Kammflache des Druckringes sind
leicht konisch, so dass die Beruhrung theoretisch auf einer Linie erfolgt und
dadurch die Olfilmbildung begtinstigt wird.

Der Druckkamm und der Antriebsrad rollen in nachster Nahe des Walzkreises
ab, so dass die Relativgeschwindigkeit zwischen den beiden gering ist.
Dadurch entstehen eine verminderte Reibung und demzufolge geringe
Leistungsverluste. Der Druckkamm an der Ritzelwelle wird gehartet und an
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der Laufflache geschliffen. Dagegen kann jedoch die Laufflache am Zahnrad
der Antriebwelle bei geringerer Belastung ungehartet bleiben.

Bei Getriebeturboverdichtern mit groRen Ansaugvolumina werden die
Getriebeabmessungen nicht durch die Getriebebelastungen, sondern durch
die GroRRe der Spiralen festgelegt. In solchen Fallen wird das Getriebe mit
einem ZW|schenrad versehe%ld 8. 8)

Blld 88 Getriebe mit einem Zwischenrad (MAN-Turbo)

9 Dichtungen

Der kupplungsseitige Austritt der Antriebswelle und die Durchtritte der
Ritzelwellen zum Spiralgehause des Turboverdichters werden mit
Wellendichtungen ausgerustet. Die Auswahl der Wellenabdichtung wird nach
dem jeweiligen Einsatzfall vorgenommen. Bei den Getriebeturboverdichtern
werden folgende Dichtungsarten verwendet:

- Labyrinthdichtungen

- Kohleringdichtungen (Kohle-Segmentring-Dichtungen)

- Gleitringdichtungen

- Gasdichtungen (Gasgeschmierte Gleitringdichtungen).

9.1 Labyrinthdichtung

Diese Dichtungsart wird als Ein- und Mehrkammersystem eingesetzt. Sie wird
hauptsachlich bei Gasen wie Luft, Sauerstoff und Stickstoff verwendet. Die
Labyrinthdichtungen rufen von allen zuvor genannten Dichtungsarten zwar
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die grolte Leckage hervor, finden jedoch wegen ihrer gunstigen
Herstellungskosten, insbesondere bei groRen Volumenstromen und kleinen
Dricken, wie sie in den ersten Laufradstufen vorliegen, Anwendung. Sie
konnen aus wellenseitig rotierenden oder gehauseseitig feststehenden
Metallspitzen ausgefihrt sein.
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Bild 9.1 Mehrkammer-Labyrinthsystém (Fa. DEMAG)

Das Mehrkammer-Labyrinthsystem wird verwendet, wenn Druckausgleich
und EntlUftung nétig ist, ferner, wenn durch die Zufihrung von Sperrgas das
Prozessgas am Austritt in die Umgebung verhindert werden soll. In Bild 9.1
ist ein Mehrkammer-Labyrinthsystem der dritten Ritzelwelle eines
sechsstufigen  Sauerstoff-Getriebeturboverdichters der Fa. DEMAG
dargestellt. Der Sauerstoffdruck wird in drei Stufen - hoch, mittel und niedrig -
abgebaut. Als Sperrgas dient Stickstoff.

In Bild 9.2 werden schematisch die Anordnung eines Zweikammer-
Labyrinthsystems und die angeschlossenen Leckgasleitungen dargestellt.
Der Gasdruck hinter den Laufradern wird Uuber dem Labyrinth zur ersten
Kammer A entspannt. Diese Kammern von allen Stufen sind Uber die Leitung
7 mit dem Saugstutzen der 1. Stufe verbunden. Der Gasdruck zwischen den
Kammern A und B wird auf einen gewulnschten einstell- und regelbaren
Entliiftungsdruck entspannt. Bei 6 wird gemeinsam mit dem Olnebel die
Restleckage abgesaugt. Diese treten von der Kammer B Uber die
Oldichtungslabyrinthe in den Getrieberaum 5 aus.



4 : 3
B B
Bild 9.2 Zweikammer-Labyrinthsystem mit Leckgasleitungen
(Fa. DEMAG)

In Bild 9.3 ist die schematische Darstellung des Dichtungssystems eines
sechsstufigen Sauerstoff-Getriebeturboverdichters mit Druckausgleich und
Entliftung dargestellt. Die Reduzierung des Sauerstoffdruckes in den
Labyrinthdichtungen der jeweiligen Verdichterstufe wird stufenweise
vorgenommen, in der 5. und 6. Stufe durch drei Labyrinthkammern, in der 3.
und 4. Stufe durch zwei und in der 1. und 2. Stufe durch eine
Labyrinthkammer. Die Hochdruckleckage der 5. und 6. Stufe wird dem
Saugstutzen der 5. Stufe zugefuhrt. Die Mitteldruckleckage der Stufen 3 bis 6
wird im Saugstutzen der 3. Stufe, und die Niedrigdruckleckage aller Stufen
wird in den Saugstutzen der 1. Stufe zugefuhrt. Als Sperrgas dient Stickstoff.
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Bild 9.3 Dichtungssystem eines sechsstufigen Sauerstoff-

Getriebeturboverdichters (schematisch)
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9.2 Kohleringdichtung

Es handelt sich dabei um gasgeschmierte, radial bewegliche Dichtringe aus
elektrographitischer Hartkohle oder Keramik. Um den Verschleifld der Welle zu
vermeiden, wird sie an der Stelle der Dichtung gehartet.

In Bild 9.4 wird eine Kohleringdichtung mit Absaugung (A) dargestellt. Das
Leckagegas wird durch die Absaugung in eine Fackel oder eine
Reinigungseinrichtung gefuhrt. Zwischen den Kohlenringen (1) befinden sich
die sogenannten Kammerringe (2). Sie haben die Funktion, die Kohleringe in
axialer Richtung zu fuhren. Der Schlussring (3) bildet den Abschluss im
Gehause. Durch den Deckel (4) werden alle Bauteile der Kohleringdichtung in
einem Gehause fixiert. Sie kdnnen entweder direkt im Spiralgehause oder,
wie im Bild 9.4 dargestellt bereits fertig in einem Einschubgehause (5)
montiert im Spiralgehause (6) befestigt werden. Die zweite Bauweise bietet
die vereinfachte Montage der Kohleringdichtung im Spiralgehause, da die
einzelnen Bauteile aulerhalb des Verdichters zusammengesetzt werden
konnen.

6 A

SENAN - 4
_ | .
NN,
_ s
~Welle

Bild 9.4 Kohleringdichtung

Um die Leckage zu minimieren, wird der Spalt zwischen Dichtringe und Welle
derart ausgelegt, dass er sich bei Betriebstemperatur sehr klein einstellt.

Die Kohleringe werden durch Stifte gegen Verdrehen gesichert. Die friheren
Ausfuhrungen waren dreiteilig radialgeschnitten und wurden von einer
Schlauchfeder umspannt. Zur Zeit werden die Kohleringe jedoch einteilig
gefertigt und durch einen Stahlring eingefasst. Einteilige Kohleringe
ermoglichen kleinere Radialspiele und damit den Abbau von hoheren
Drucken.
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Als Einsatzbereich der Kohlenringdichtungen werden heute von Herstellern
folgende maximale Nennwerte angegeben: t,.x = 500 °C, Apmax= 15 bar Uber
einen Dichtring, umax = 150 m/s und Wellendurchmesser dpn.x =120 mm,
wobei der Druckdifferenz je ein Ring abhangig von der Gleitgeschwindigkeit
ist.

Die Kohleringdichtung kann, wie die Labyrinthdichtung, sowohl als ein- als
auch als Mehrkammersystem ausgefuhrt werden.

Bei der Verdichtung von gefahrlichen Gasen, die auf keinen Fall in die
Umgebung gelangen durfen, kann eine Mehrkammer-Ausfuhrung unter
Verwendung eines Sperrgases eingesetzt werden.

Kohlenringdichtungen gelten als die optimalen Dichtungen fur die modernen
Getriebeturboverdichter und werden in den meisten Einsatzgebieten
bevorzugt herangezogen.

In Bild 9.5 wird das Dichtungssystem eines 8-stufigen Stickstoff-
Getriebeturboverdichters schematisch dargestellt. Die Abdichtung des
Gasraumes jeder Stufe zum Getriecberaum wird durch mehrstufige
Kohleringdichtungen gewahrleistet. Die Kohleringdichtung besteht aus
schwimmenden Kunstkohleringen mit kleinsten Dichtspalten, die sich
selbsttatig zur rotierenden Welle zentrieren. Zwischen den Kohleringen sind
drei Kammern angeordnet (Bild 9.6). Das Sperrgas wird der mittleren
Kammer zugefuhrt. Aus der getriebeseitigen Kammer wird das Leckgas an
die Atmosphare abgefuhrt. Aus der verdichterseitigen (stufenseitigen)
Kammer wird das Leckgas zur Saugleitung der ersten Stufe zuruckgefuhrt.
Die Anzahl der Kohleringe zur Verdichterseite (Verdichterstufenseite) betragt
4 bei den Stufen 1 bis 4, 6 bei den Stufen 5 und 6 sowie 8 bei den Stufen 7
und 8.
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Bild 9.5 Dichtungssystem eines achtstufigen Stickstoff-
Getriebeturboverdichters



Bild 9.6 Kohleringdichtung der funften Stufe des achtstufigen
Stickstoff-Getriebeturboverdichters

9.3 Olgeschmierte Gleitringdichtungen

Durch die Entwicklung von keramischen Werkstoffen, wie Wolframkarbid,
Aluminiumoxyd und Siliziumkarbid, wurde der Einsatz dieser Dichtungen bei
hoheren Umfangsgeschwindigkeiten und Drucken ermoglicht. Gleichzeitig
wurde ihre Standzeit auf Uber 2 Jahre erhoht (als Standzeit bezeichnet man
die Zeitdauer vom Zeitpunkt des Einbaus bis zum Zeitpunkt der ersten
Beanstandung, welche ausgesprochen wird, wenn die zugesagten
Leistungswerte Uberschritten werden).

Olgeschmierte Gleitringdichtungen eignen sich gut zum Abdichten sowohl im
Betrieb als auch beim Stillstand des Verdichters. Es werden zwei Bauarten
dieser Dichtungen eingesetzt, die Ilangsamlaufenden und die
schnelllaufenden Gleitringdichtungen.

Die langsamlaufende Gleitringdichtungen sind fur eine maximale
Gleitgeschwindigkeit von 25 m/s und einen maximalen Druck von 35 bar
konzipiert. Als Werkstoffpaarung wird Hartkohle/Chromguss verwendet. Die
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max. gasseitige Olleckage betragt ca. 3,8 Liter pro Tag, liegt jedoch meistens
erheblich niedriger. Die langsamlaufende Gleitringdichtung ist fir den Einbau
in Getriebeturboverdichtern wegen ihrer kleinen zulassigen
Gleitgeschwindigkeit ungeeignet.

Die neueren schnelllaufenden Gleitringdichtungen werden bei maximalen
Umfangsgeschwindigkeiten von 100 m/s und (bei einem p.c-Wert von 2000
bar m/s) oder max. Drucken von 50 bar eingesetzt. Als Werkstoffpaarung
wird meistens Siliziumkarbid/Hartkohle eingesetzt. Die stehenden Dichtringe
werden aus Hartkohle und der rotierende Gegenring aus Siliziumkarbid
hergestellt. Letzteres besitzt eine hervorragende Korrosionsbestandigkeit und
im Gegensatz zu anderen Keramiken, wie z.B. Wolframkarbid, eine ebenfalls
hohe Temperatur-Wechselbestandigkeit. Durch den Einsatz von
Siliziumkarbid wurde die Olleckage entschieden gesenkt, so dass heute
Forderungen von einem Liter pro Tag und Dichtflache zu realisieren sind.
Bild 9.7 zeigt den Aufbau einer schnelllaufenden Gleitringdichtung.
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Bild 9.7 Olgeschmierte Gleitringdichtung (GLRD)

Die olgeschmierten Gleitringdichtungen werden bei den Getriebeturbo-
verdichtern selten eingesetzt.

9.4 Gasgeschmierte Gleitringdichtung (beriihrungslose Gasdichtungen)

In den letzten 15 Jahren hat der Einsatz von gasgeschmierten
Gleitringdichtungen  im  Turboverdichterbau immens  zugenommen.
Insbesondere werden sie bei Turboverdichtern fur Erdgas und verschiedene
Kohlenwasserstoffgemische in der chemischen und petrochemischen
Industrie, aber auch in der Kaltetechnik herangezogen.

Gasdichtungen sind gasgeschmierte, beruhrungslos arbeitende
Gleitringdichtungen.

In Bild 9.8 wird eine Einzelgleitring-Gasdichtung dargestellt.
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Bild 9.8 Einzelgleitring-Gasdichtung: 1) Gleitring, 2) Gegenring,
3) Druckring, 4) Druckfeder, 5) Wellenhllse

Die Hauptbestandteile dieser Dichtung sind der stillstehende, federbelastete
Gleitring (1) aus kunststoffbeschichtetem Siliziumkarbid und der rotierende
Gegenring (2) aus Wolframkarbid oder Siliziumnitrit. Der Gegenring (2) ist auf
der Wellenhtlse (5) befestigt und rotiert daher mit der Welle. Durch die
Kunststoffbeschichtung des Gleitringes werden Beschadigungen vermieden,
wenn die Ringe sich bei niedrigen Drehzahlen, z.B. beim Anfahren, berthren.
Wahrend die Dichtflache des Gleitringes (1) glatt ist und eine hohe
Oberflachengute aufweist, besteht der Gegenring (2) aus einem strukturierten
Bereich mit nur wenigen um tiefen Nuten und dem Dichtdamm.

In (Bild 9.9) sind drei verschiedene Nutenformen dargestellt.

Bild 9.9 Nutenformen a) Pacific-Spiralnut, b) Crane-Spiralnut und
¢) Burgmann-Kreisringnut
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Durch die Nuten entsteht zwischen beiden Ringen ein nur wenige um dickes
Polster (Gasfilm) und somit bleiben die Ringe beruhrungsfrei. Die Wirkung
der Nuten beruht auf ahnlichen Effekten, wie sie von hydraulischen
Axialgleitlager bekannt sind. Durch die Nuten wird der erforderliche Druck
gebildet, der zu einem Abheben der Ringe voneinander fuhrt und somit die
Dichtung berUhrungslos macht. Die Spalthohe ist u.a. von der Drehzahl
abhangig. Mit steigender Drehzahl nimmt die Dicke des Gasfilms zwischen
den Ringen zu.

Die im Bild 9.9 dargestellten Nutenprofile sind lediglich fur eine Drehrichtung
geeignet. Ein Verdichter kann jedoch unter besonderen Umstanden auch
rickwarts drehen. Daflr wurden Dichtungen entwickelt, bei denen der
Gegenring ein besonderes Nutprofil besitzt (Bild 9.10). Diese Nutenprofile
gewahrleisten eine Drehrichtungsunabhangigkeit der Gasdichtung.

i 9

Bild 9.10 Verschiedene drehrichtungsunabhangige Nutprofile
(Fa. John Crane)

Bei Forderung von giftigen, explosiven oder leicht brennbaren Gasen durch
Getriebeturboverdichter werden hauptsachlich Doppel- oder
Tandemgasdichtungen installiert. Damit wird verhindert, dass das Produktgas
in die Umgebung entweicht.

In Bild 9.11 wird eine Doppelgasdichtung der Fa. Crane dargestellt. Uber den
Anschluss A der Dichtung wird ein Sperrgas eingeleitet. Der Druck des
Sperrgases muss stets grofer sein als der Druck des abzudichtenden
Produktgases. Da ein Teil des Sperrgases in die Umgebung und der andere
Teil in das Produktgas entweicht, darf es weder gesundheitsschadlich noch
umweltschadlich sein. Ferner darf es nicht mit dem Produktgas reagieren.
Deshalb wird im allgemeinen Stickstoff als Sperrgas verwendet.
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Bild 9.11 Doppelgasdichtung (Fa. John Crane)

In Bild 9.12 ist eine Tandemgasdichtung der Fa. John Crane dargestellt.
Tandemgasdichtungen bestehen aus 2zwei hintereinander angeordneten
Einzelringdichtungen, wobei die produktseitige Dichtung (MAIN SEAL) fast
die gesamte Druckdifferenz abbaut.

A BkC

Bild 9.12 Tandemgasdichtung (Fa. John Crane)

In den Anschluss A wird Spulgas (gereinigtes Produktgas) eingefuhrt. Das
Leckagegas der produktseitigen Dichtung wird Uber den Anschluss B der
Entsorgungseinrichtung zugefuhrt. Ferner wird Sperrgas durch den
Anschluss C eingeleitet. Die atmospharenseitige Dichtung lauft beinahe
drucklos, da sie nur den in der Fackel herrschenden Druck abzudichten
braucht.
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Von den Herstellern der Gasdichtungen werden folgende Einsatzgrenzen
angegeben:

Abzudichtender Druck Pmax= 150 bar je Stufe
Umfangsgeschwindigkeit Cmax= 150 m/s
Temperatur tmax= 200 °C
Wellendurchmesser d= 40 bis 300 mm.

Gasgeschmierte Gleitringdichtungen weisen folgende Vor- und Nachteile auf:

Vorteile:

- Olfreies Dichten fuhrt zur erheblichen Reduzierung und
Vereinfachung des Olsystems

- bedeutend geringere Reibungsverluste

- berihrungsloses Arbeiten und dadurch verschleil¥frei

- geringe Leckage

- Dichten auch im Stillstand

- max. Umfangsgeschwindigkeit bis z.Z. 150 m/s

- max. Druck 150 bar pro Stufe.

Nachteile:

- wesentlich teurer als andere Dichtungen

- zur Abdichtung giftiger oder brennbarer Gase, bei denen keine
Leckage an die Umgebung gelangen darf, wird Inertgas als Sperrgas
bendtigt

- verlangen Feinstfilterung (5-10 um) des fur die Dichtung bendtigten
Gases gegen Fremdkorper und Flussigkeit

- sind nicht gut geeignet, wenn hohe radiale und/oder axiale
Wellenschwingungen auftreten

- erfordern hochste Sorgfalt bei der Montage.

10 Antrieb

Der Antrieb der Getriebeturboverdichter erfolgt meist durch Elektromotoren,
deren Drehzahlen i.d.R. 1500 bzw. 1800 min™ oder 3000 bzw. 3600 min™
betragen und deren Antriebsleistungen zwischen 300 kW und 20000 kW
liegen. Die Einschaltung von Drehstrom- Asynchron- sowie Drehstrom-
Synchronmotoren erfordert besondere Beachtung. Der Verlauf des
Motordrehmomentes in Abhangigkeit der Drehzahl wird durch die Auslegung
festgelegt. In Bild 10.1 sind schematisch die Drehmomentkurve eines
Drehstrom-Asynchronmotors und die Anlaufdrehmomentkurve My eines

Verdichters dargestellt. Das Beschleunigungsmoment My, ergibt sich aus der
Differenz zwischen dem Motor- und dem Verdichterdrehmoment. Die
gekennzeichneten Punkte auf der Drehmomentkurve des Motors sind: A das
Anzugs-, B das Sattelmoment, d.h. das kleinste auftretende Moment, C das
Kippmoment, d.h. das maximal auftretende Moment und D das Nennmoment
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Mn. Zur  Ermittlung der Anlaufzeit des Motors mussen das
Massentragheitsmoment des gesamten Stranges, bestehend aus dem Motor,
dem Getriebe, dem Verdichter und der Kupplung sowie die
Drehmomentverlaufe des Motors und des Verdichters bekannt sein. Das

Beschleunigungsmoment My, ist:

d
Mp=Mu—My=0e d—cto wobei o die Winkelgeschwindigkeit und
©® das gesamte Massentragheitsmoment angeben.

M/Mp A

A

N/No 1.0

Bild 10.1 Drehmomentkurve eines Drehstrom-Asynchronmotors und
die Anlaufdrehmomentkurve My eines Verdichters

Wenn aus dem jeweiligen Prozess genugend Dampf zur Verfligung steht,
kann zum Antrieb eine Dampfturbine herangezogen werden. Ferner kann
auch der Antrieb durch eine Gasturbine erfolgen.

Beim Antrieb durch Dampf- oder Gasturbinen wird als Antriebswelle eine
zusatzliche Ritzelwelle eingebaut, die das Getriebegrof3irad antreibt.

11 Kupplungen

Die Leistungsubertragung des Elektromotors oder (seltener) des
Turbinenantriebs auf die Antriebswelle des Getriebes erfolgt meistens durch
eine druckolgeschmierte Zahnkupplung. Sie gehdrt zu der Gruppe der
drehstarr-biegeelastischen Kupplungen und ist in der Lage, begrenzte
Wellenverlagerungen in  radialer, axialer und Umfangs-Richtung
auszugleichen. Die Ruckstellkrafte, die dabei entstehen, werden vom
Axiallager aufgenommen.



118

Die Zahnkupplung besteht grundsatzlich aus zwei Naben, die auf den zu
verbindenden Wellen zu befestigen sind, sowie einer meistens beweglichen
Hulse. Die Wellen-Nabenverbindung kann Uber eine Passfeder, einen Keil
oder eine Schrumpfung erfolgen. Die Naben tragen entweder eine Aulien-
oder eine Innenverzahnung. Die dazugehorige Hulse ist entsprechend mit
Innen- oder AuRenverzahnung zu fertigen. In Bild 11.1a ist eine
Zahnkupplung der Fa. Renk-Tacke dargestellt. In Bild 11.1b ist die
Kupplungsnabe auf dem Wellenzapfen aufgeschrumpft. Bei den
Zahnkupplungen ist darauf zu achten, dass die Schmierungszu- und -
abfuhrung eine freie Schlammabflhrung gewahrleistet, da die Kupplung wie
eine Zentrifuge wirkt. Es sollte z.B. eine Einzelzahn-Einspritzschmierung mit
den entsprechenden Olablaufbohrungen verwendet werden.

Oleinspritzdiise
Ay

e T

«—D - i Emin
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Bohrg. d,
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Crnin — ——-

Bild 11.1a Zahnkupplung (Fa. Renk-Tacke)

-t-«-—-D1—-—m--—¢-

Bild 11.1b Ausschnitt Zahnkupplung (Fa. Renk-Tacke)

Oleinspritzdiise
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Ferner ist eine Zahnflankenqualitat notwendig, so dass die Grubchenbildung
durch Winkelversatzbewegungen verhindert wird. Deshalb sollte die
Verzahnung einsatzgehartet und geschliffen sein. Darlber hinaus darf der
Pressverband zwischen Kupplungsstern und Wellenzapfen keine
Mikrobewegung zulassen.

Bei den Getriebeturboverdichtern werden oft Zahnkupplungen mit
abgestimmtem drehelastischen Torsionsstab verwendet (Bild 11.2). Diese
MaRnahme wird ergriffen, um infolge fehlender Torsionsdampfung
Instabilitaten, die durch Anregungen uber den Luftspalt des E-Motors
auftreten konnen, zu vermeiden.

wird angepaft

Bild 11.2 Zahnkupplung mit Torsionsstab

Durch die Ausfihrung des Zwischenstlickes als Drehstab wird die
Zahnkupplung drehelastisch. Durch die Anpassung der Lange des
Zwischenstlckes (Torsionsstabs) wird die gewulnschte Drehelastizitat der
Kupplung erreicht.

12 Rotordynamische Betrachtungen

12.1 Biegeeigenfrequenzen

Die Laufruhe eines Turbolaufers stellt eine wichtige Vorraussetzung fur den
sicheren Betrieb einer Turbomaschine dar. Das Verhalten des Turbolaufers
wird unter Berucksichtigung der Lagerform, der Lagergeometrie sowie des
Olfilms auf drehzahlfrequente und drehzahlfremde Schwingungen untersucht,
um eine Begrenzung der Wellenschwingungsamplituden innerhalb der
zulassigen Werte zu erzielen. Die Amplitude der Wellenschwingungen, die
dynamischen Lagerpressungen - entsprechend den Feder- und Dampfungs-
zahlen der Lager -, die Resonanzen sowie die bezogenen
Amplitudentuberh6hungen werden mit Hilfe der Unwuchtrechnung, bestehend
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aus unterschiedlich verteilten Unwuchten, ermittelt. Dadurch werden die
Schwingungsamplituden fur jeden beliebigen Punkt der Welle als Funktion
der Drehzahl berechnet.

Die Unwuchtgrofie wird nach DIN 4312 gemal} der angegebenen Formel:

U = 9550 Q m/N [gmm] berechnet, wobei:

Q=2,5 mm/s die Gutestufe
m in kg die Laufermasse und
N in 1/min. die Drehzahl der Welle ist.

Ferner durfen die fur jede Unwuchtverteilung errechneten Amplituden der
Wellenschwingungen an den Lagern den Wert A = 1400/</N [um] nicht
uberschreiten. Dabei wird als Amplitude A die grolle Halbachse der
elliptischen Wellenbahn verstanden.

Die APl 617 aus dem Jahre 1979 empfiehlt als UnwuchtgroRe den Wert
U=444x10° m/N* (gmm) wund als zuldssige Amplitude der
Wellenschwingungen an den Lagern den Wert A = 2800/+/N . In der API 617
von 1988 wird der Verstarkungsfaktor AF = N¢/(N2-N+) eingefuhrt (Bild 12.1).
Ist der AF - Wert kleiner als 2,5, dann werden die Resonanzen als unkritisch
eingestuft.

Die Welle muss so ausgelegt sein, dass im Bereich von 15% unterhalb der
tiefsten bis 20% oberhalb der hochsten Betriebsdrehzahl keine kritischen

Drehzahlen liegen.
A

A

0,707 x A

N, N¢ N,
Bild 12.1 Definition des Verstarkungsfaktors
Bei Getriebeturboverdichtern werden jedoch im wesentlichen die
Lagerbelastungen und damit die Feder- und Dampfungszahlen der Lager und
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somit schlieBlich die Eigenfrequenzen und Verstarkungsfaktoren durch die
Zahnkrafte bestimmt, die wiederum von der Leistung abhangig sind. Damit
andern sich die Lagerbelastung mit der Verdichterleistung und entsprechend
die Resonanzverhaltnisse.

Tragt die Ritzelwelle lediglich ein Laufrad, so handelt es sich praktisch um
einen ,Einmassenschwinger’. Sein Schwingungsverhalten wird von der
ersten Eigenfrequenz bestimmt, denn aufgrund der vorhandenen
Massenverteilung ist eine Erregung der zweiten Eigenschwingungsform nicht
moglich. Zur Anregung der ersten Eigenschwingungsform wird die gesamte
Unwucht im Laufradschwerpunkt angesetzt (Bild 12.2).
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Bild 12.2 Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern:
Ritzelwelle mit einem Rad

Die Zahnkrafte, die wesentlich groRer als die Gewichtskrafte der Ritzelwelle
sind, bewirken grolle Lagerbelastungen, die wiederum zu grofRen
Federzahlen und geringen Dampfungswirkungen im Lagerolfiim fuhren.
Anderseits fuhrt dieses zu hohen Verstarkungsfaktoren, so dass im
Unterschied zu hochtourigen Einwellenverdichtern die Moglichkeit besteht
nicht die Resonanz als unkritisch zu betrachten.

Tragt die Ritzelwelle zwei Laufrader, so kann von einem Zweimassensystem
gesprochen werden. Zur Anregung der ersten Eigenschwingungsform wird je
die Halfte der Unwucht gleichphasig in beiden Laufradschwerpunkten (Bild
12.3) und zur Anregung der zweiten Eigenschwingungsform gegenphasig
(Bild 12.4) angesetzt. Da der Ritzelbereich verhaltnismalig steif ist und die
Wellenenden mit den Uberhangenden Laufradern biegsam sind, liegen die
erste und zweite kritische Drehzahl sehr nah beieinander. Es kann sogar

0000 “#



122

vorkommen, dass sie nicht getrennt erscheinen konnen, wie aus Bild 12.3
ersichtlich ist.
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Bild 12.3 Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern
Ritzel mit zwei Radern
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Bild 12.4 Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern:
Ritzel mit zwei Radern

Ferner ist die Untersuchung des Turbolaufers auf Instabilitaten von
fundamentaler Bedeutung. Im Unterschied zu den unwuchterregten
Schwingungen, deren Frequenz gleich der Drehzahl ist, sind die
Schwingungen infolge von Instabilitaten drehzahlfremd.

Die Hauptursache fur die Entstehung von Instabilitaten bilden die
Querfederzahlen. Die Stabilitat einer Welle wird durch das logarithmische
Dekrement & wiedergegeben. Dieses ist definiert als der natirliche
Logarithmus des Quotienten zweier aufeinanderfolgender
Schwingungsamplituden einer stoRangeregten Welle (Bild 12.5).

AUSLENKUNG

1

)

Stoss auf AN+1
die Welle

Bild 12.5 Logarithmisches Dekrement & = In(An/An+1)
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Die bekanntesten Instabilitaten werden aufgrund von Querkraften, die das Ol
in den Radiallagern ausubt (Oilwhip), hervorgerufen und treten sowohl bei
Verdichter- als auch bei Turbinenwellen auf. Die dadurch entstehenden
Schwingungen sind subharmonisch und liegen etwas tiefer als die halbe
Drehfrequenz.

Eine bedeutende Rolle bei der Entstehung von Instabilitaten in Turbolaufern
nimmt die Lagerform ein. Zylinderlager weisen aufgrund ihrer hohen
Querfederzahl die geringste Dampfung im Vergleich zu Zitronen-, Vierkeil-,
sowie Kippsegmentlager auf und haben somit die ungunstigsten
Stabilitatseigenschaften. Bei den schnelldrehenden Ritzelwellen der
Getriebeturboverdichter werden wegen ihrer hervorragenden
Stabilitatseigenschaften ausschlie3lich Kippsegmentlager eingesetzt.

Eine ebenfalls wichtige Rolle bei der Entstehung von Instabilitaten in
Turbolaufern spielt das Lagerspiel. Eine VergroRerung des Lagerspiels geht
z.B.mit einer Amplituden-Erhéhung der harmonischen Schwingungen einher
und tragt gleichzeitig zur Entstehung von subharmonischen Schwingungen
mit hohen Amplituden bei. Deshalb ist ein UbermaRig groRes Lagerspiel zu
vermeiden.

Ahnlich wie der Olfilm in den Lagern kann das Gas in den Labyrinthen und in
den Spalten der Kohleringdichtungen ebenfalls zu Querkraften fuhren, die mit
zunehmender Gasdichte, d.h. bei groReren Driucken, entsprechend groler
werden. Die demzufolge entstehenden Instabilitaten an Hochdruck-
Turboverdichtern wurden in vielen Veroffentlichungen behandelt.

Derartige Probleme kdnnen auch bei der letzten Ritzelwelle von mehrstufigen
Getriebeturboverdichtern (7- bis 10-stufigen), bei denen der Druck zu hoch
ist, auftreten.

12.2 Torsionseigenfrequenzen

Zur Ermittlung von Torsionseigenfrequenzen werden verschiedene Methoden
wie z.B. das Holzer-Tolle-Verfahren herangezogen. Dabei werden die
Grollen der einzelnen Massentragheitsmomente, der  Torsions-
Federsteifigkeiten und —Dampfungen sowie die Drehzahlen samtlicher Wellen
in einem Rechenmodell zusammengefasst. Diese Werte werden fur die
Berechnung auf die Antriebsdrehzahl reduziert. In Bild 12.6 ist das
Rechenmodell zur Ermittlung der Torsionseigenfrequenzen des im Abschnitt
14 beschriebenen sechsstufigen Getriebeturboverdichters dargestellt.
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5,77

Halbe Kupplung
1.378 kg m?

Antriebsrad
286.7 kg m2

Halbe Kupplung
1.378 kg m?

Torsionslange in
mm bezogen auf
einem
Durchmesser von
100 mm

Bild 12.6 Torsionsschwingungsmodell

Das skizzierte System besteht aus dem E-Motor, der Zahnkupplung mit
einem Torsionsstab als Verbindungsglied des E-Motors zu der Radwelle des
Getriebes und aus drei Ritzelwellen mit jeweils zwei Laufradern.
Die Torsionslange zwischen dem E-Motor und dem Getriebe Ubersteigt um
etwa das zwanzigfache die Torsionslange zwischen dem Getriebe und den
Laufradern. Hierbei sind die Massentragheitsmomente vom E-Motor und
Getriebe um das Zehnfache grdolder als die von den Laufradern.
Aus dem Gesamtsystem kann somit folgende Modell-Unterteilung
vorgenommen werden:

Motor-Getriebe-Modell

Getriebe-Laufrader-Modell.
Das Rechenmodell ,Motor-Getriebe” wird als ein Zwei-Massensystem
behandelt (Motor- Torsionsfahige Lange- Getriebe einschlieBlich Laufradern).
Das Rechenmodell fur die Ritzelwellen wird als Drei-Massensystem
behandelt (Laufrad- Torsionsfahige Lange- Getriebe- Torsionsfahige Lange-
Laufrad).
Die Ergebnisse der Torsions-Eigenfrequenzberechnung werden in einem
sogenannten Campell-Diagramm zusammengefasst. In Bild 12.7 sind die
Torsions-Eigenfrequenzen des Wellenstranges bestehend aus E-Motor-
Getriebe und der Ritzelwellen den Drehzahlen des Motors und der
Ritzelwellen gegenuber gestellt (Campell-Diagramm). Daraus ist abzulesen,
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dass samtliche Torsions-Eigenfrequenzen 10% weiter sowohl von der
Drehzahl des E-Motors als auch von denen der Ritzelwellen entfernt liegen.
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Bild 12.7 Torsional Frequencies (Campell Diagram)

12.3 Torsionserregungen durch E-Motoren

Das Torsionsmoment wird vom Motor Uber den Luftspalt auf den Motorlaufer
und anschlielend uUber die Kupplung auf die Radwelle und Ritzelwellen



127

ubertragen. Ferner wird Uber das Motorgehause das entsprechende
Gegenmoment auf das Fundament eingeleitet.

Die meisten elektrische Stérungen, wie z.B. der Klemmenkurzschluss oder
das Einschalten des Motors, erzeugen im Luftspalt periodische
Wechselmomente mit zeitlich abklingenden Amplituden, die kurzzeitig als
maximal das vierfache Nennmoment, auch Stossmoment genannt, auf das
Fundament als Gegenmoment wirken. An der Welle zwischen Motor und
Verdichter und somit gleichzeitig an der Kupplung ergeben sich jedoch vallig
unterschiedliche Wechselmomente, die wiederum vom Verhaltnis der
Massentragheitsmomente des Motorlaufers zum Laufer der angetriebenen
Maschine, in diesem Fall zur Radwelle, abhangen. D.h. je groRer dieses
Verhaltnis ist, desto kleiner sind die in der Kupplung auftretenden
Wechselmomente gegenuber den Luftspaltmomenten.

Ist das Verhaltnis der Tragheitsmomente grol3 genug und liegt die
Torsionseigenfrequenz ausreichend weit von der Erregungsfrequenz entfernt,
kbnnen die maximalen Wechselmomente am Wellenstrang durch
entsprechende DimensionierungsmalRnahmen gering gehalten werden, wobei
i.a. die Kupplungen das schwachste Glied darstellen.

Zahnkupplungen sind kurzzeitig mit dem acht-, Membran- oder
Federlamellenkupplungen lediglich mit dem vierfachen Nennmoment
belastbar.

Ferner ist festzustellen, dass, mit sinkender Torsionseigenfrequenz auch die
Momentenamplituden in der Welle bei gleichen Erregungsamplituden
geringer ausfallen.

Die Torsionseigenfrequenz sinkt jedoch mit der Torsionsfederzahl. Letztere
kann am leichtesten an der Kupplung beeinflusst werden. Sie kann z.B. bei
Zahnkupplungen durch Verlangerung ihrer Zwischenhilse oder durch einen
in der Kupplung integrierten Torsionsstab (Bild 11.2) klein gehalten werden.
Um diesen Effekt beim Motor-Getriebeturboverdichter zu erreichen, wird
meistens eine Zahnkupplung mit integriertem Torsionsstab herangezogen.
Der gleiche Effekt kann ebenfalls durch die Verwendung von drehelastischen
Kupplungen erreicht werden, da sie eine niedrige Torsionsfederzahl und eine
merkliche Dampfung besitzen. Der Einsatz drehelastischer Kupplungen wird
jedoch nicht von jedem Betreiber akzeptiert.

Die Torsions-Erregung wird durch die Formel:

7
M= Y Mgi®e O tesin(wet+q)
i1

wiedergegeben,

wobei Mki: die Amplituden der i Stormomente
5;. die Faktoren der der i elektrischen Dampfungen
o =2xf und f=50 bzw. 60 Hz der Netzfrequenz
@ die i Nullphasenwinkeln

Diese Koeffizienten werden vom jeweiligen Motorhersteller angegeben.
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In Bild 12.8 wird der Torsionsmomentenverlauf zwischen Motor und Getriebe
nach dem Einschalten, in Bild 12.9 nach dem zweiphasigen und in Bild
12.10 nach dem dreiphasigen Klemmenkurzschluss des Wellenstranges des
im Abschnitt 14 beschriebenen sechsstufigen Getriebeturboverdichters
dargestellt. Das hierbei kurzzeitig erreichte maximale Torsionsmoment bei
Einschaltung betragt 134,6 kNm und liegt um etwa das 4,7-fache hoher als

das Nennmoment des Motors, das den Wert 28,8 kNm erreicht.
Torque (KNm)
154, 886

183.888/\ /_ [\ {_\/\
“o immAin
R TIEYARVINY:

- 49,999 v v;

- 99,999

- 149,999 time
888 848 .68 128 168 288 (sec)

Bild 12.8 Torsionsmomentenverlauf zwischen Motor und Getriebe
nach dem Einschalten
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Bild 12.9 Torsionsmomentenverlauf zwischen Motor und Getriebe
nach dem zweiphasigen Klemmenkurzschluss
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Bild 12.10 Torsionsmomentenverlauf zwischen Motor und Getriebe
nach dem dreiphasigen Klemmenkurzschluss

13 Betriebsverhalten

13.1 Kennfeld eines Getriebeturboverdichters

Das Betriebsverhalten eines Turboverdichters wird i.a. anhand von sog.
Kennlinien wiedergegeben. Diese stellen die Anderung der spezifischen
Arbeit in Abhangigkeit des Volumenstroms bei konstanter Drehzahl,
Komponentengeometrie sowie unverdndertem Fdrdergas dar. Bei Anderung
der Drehzahl oder der Komponentengeometrie, z.B. durch den Einsatz von
Saugdrosselklappen oder Vor- bzw. Nachleitschaufelgittern, entsteht ein
Verdichterkennfeld.

Bei  Getriebeturboverdichtern  werden  hauptsachlich  Vor-  bzw.
Nachleitschaufeln eingesetzt.

Zur Herleitung eines Verdichterkennfeldes werden die einzelnen
Stufenkennlinien superponiert.

Damit eine Kennlinie und dementsprechend ein Kennfeld gemald der
Ahnlichkeitstheorie Allgemeingultigkeit erlangt, mussen die
dimensionsbehafteten Kenngrolen wie z.B. Volumenstrom, spezifische
Arbeit oder die Drehzahl durch dimensionslose Kenngrofien ersetzt werden.

Solche Kenngrofien sind die Volumenzahl ¢ oder ¢3, die Druckziffer v, sowie

die Umfangs-Machzahl M2 (Bild 13.1). Daraus ist deutlich der Einfluss der
Machzahl auf den Verlauf der Kennlinien zu erkennen.
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Bild 13.1 Gemessene Kennlinien (Einfluss der Machzahl) P3

Der Betriebsbereich eines Turboverdichterkennfeldes im Teillastgebiet wird
durch die sog. Pumpgrenzkurve begrenzt. Links von dieser Kurve ist das
Verhalten des Turboverdichters instabil, das bedeutet, dass bei jeder
Kennlinie eine gewisse Minimalfordermenge nicht unterschritten werden darf.
Solche Instabilitaten sind auf ein AbreiRen der Stromung an den
Schaufelgittern bei abnehmendem Volumenstrom zurtckzufuhren. Dadurch
nehmen die Verluste zu, welche wiederum eine Reduzierung der
Druckanderungsarbeit bzw. des Enddruckes verursachen. Deshalb ist der
Kennlinienverlauf im Teillastbereich flach oder fallt manchmal sogar ab.
Wenn durch das Abreil3en der Stromung der Enddruck so weit sinkt, dass er
kleiner als der Druck im an den Verdichter angeschlossenen Speichersystem
wird, dann entsteht eine Zurlckstromung des Fordergases von der
Druckseite zum Turboverdichter, bis dieser wieder anfangt, das Medium zu
fordern. Dieser instationare Vorgang wird als ,Pumpen® bezeichnet. Durch
diesen Vorgang wird der Axialschub des Turboverdichters nach Richtung und
GroRe periodisch verandert und damit entsprechend die Belastung des
Axiallagers, welches schlieBlich zu seiner Beschadigung fuhren kann.
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Ferner kann die ganze Verdichteranlage durch die auftretenden
Gassaulenschwingungen in den Leitungen in Gefahr geraten.

Da die Pumpgrenze eines Turboverdichters von der Gro3e und der
Gestaltung des nachgeschalteten Speichersystems (Rohrleitungen, Apparate
etc.) abhangig ist, kann sie rechnerisch nur nahrungsweise bestimmt werden.

13.2 Regelung der Turboverdichter

Bei der Regelung der Turboverdichter handelt es sich hauptsachlich um zwei
Regelprobleme, die im folgenden erlautert werden. Diese sind:

e die Druck- oder Fordermengeregelung und

e die Pumpgrenzregelung.

13.2.1 Druck- bzw. Fordermengeregelung

Zur Losung dieses Regelproblems werden verschiedene Regelarten
herangezogen. Fur die Auswahl der Regelart sind folgende Gesichtspunkte
zu berucksichtigen:

e Betriebsweise der Gesamtanlage

e hoher Wirkungsgrad des Verdichters im gesamten Betriebsbereich

¢ Dbreiter Betriebsbereich

e Einsatz des Turboverdichters bei veranderlichen Ansaugbedingungen.

Bei den Getriebeturboverdichtern werden hauptsachlich die Vorleitschaufel-
sowie die Nachleitschaufel- und seltener die Drehzahlregelung eingesetzt.

13.2.1.1 Regelarten

13.21.1.1 Drehzahlregelung

Durch eine Drehzahlveranderung wird nach dem Stromungsmaschinengesetz
eine Variierung des Volumenstromes (V ~N) sowie der polytropen Arbeit
(hp~N2) erreicht. Diese Regelart bietet sich bei der Verwendung einer Dampf-
oder Gasturbine, eines drehzahlgeregelten E-Motors sowie einer
Regelkupplung als Antrieb an.

Die Drehzahlregelung (Bild 13.2) eignet sich insbesondere flur steile
Anlagenkennlinien. Da bei dieser Regelungsart der Verdichter lediglich die
erforderliche Arbeit verrichtet, konnen relativ hohe Teillastwirkungsgrade
erreicht werden. Sie wirkt auf samtliche Laufradstufen des Turboverdichters
und ermdglicht durch die Uberdrehzahl eine Uberlast des Férdervolumens.
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Bild 13.2 Drehzahlkennfeld eines Turboverdichters

13.2.1.1.2 Vorleitschaufelregelung

Durch den Einbau verstellbarer Leitschaufeln vor dem Laufrad wird positiver
bzw. negativer Vordrall erzeugt. Dies ermoglicht die Variierung der
Umfangskomponente der Zustromungsgeschwindigkeit c,; und fuhrt folglich
zu einer Beeinflussung der polytropen Arbeit hp=(Cy2 U2 - Cy1 U1) Np.

Ein positiver Vordrall (Mitdrall) erzeugt eine Minderung, ein negativer
(Gegendrall) dagegen eine Erhohung der polytropen Arbeit bzw. des
Druckverhaltnisses (Bild 13.3).
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Die Reduzierung der polytropen Arbeit entlang der Kennlinie wird durch den
Mitdrall ungleichmalig beeinflusst. Im Teillastbereich ist die Abhangigkeit
gering, da c,; klein gegeniiber c,, ist, im Uberlastbereich dagegen sehr groR,
da hier cy4 grol® gegenuber c,, ist. Daraus ist zu entnehmen, dass sich die
Kennlinien des Kennfeldes mit wachsendem Mitdrall nach links verschieben.
Diese Regelart eignet sich hervorragend fur steile Anlagenkennlinien sowie
fur alle Laufradtypen und insbesondere fur Laufrader mit
rickwartsgekrummten Schaufeln (cy; kleiner).

Die Getriebeturboverdichter eignen sich besonders gut dafur, da bei ihnen
vor jeder Laufradstufe ein Vorleitapparat eingebaut werden kann. In Bild 13.4
wird das Kennfeld eines Vvierstufigen Getriebeturboverdichters mit
Vorleitapparat vor der ersten und vor jeder Stufe dargestellt. Dabei ist
deutlich zu ersehen, dass der Betriebsbereich des Verdichters mit
Vorleitapparat vor jeder Stufe sich erheblich vergroRert hat.
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Bild 13.4 Vorausberechnete Getriebeturboverdichter-Kennlinien mit
Vorleitgitter vor der ersten ( gestrichelte Linie) sowie
vor jeder Stufe (durchgezogene Linie)

13.2.1.1.3  Nachleitschaufelregelung

Bei dieser Regelart erfolgt die Regelung mit Hilfe verstellbarer
Diffusorschaufeln, auch Nachleitgitter genannt, die im Diffusor installiert sind.
Der beschaufelte Diffusor sorgt fur eine starkere Verzogerung der Stromung
auf dem kurzeren Weg zur Spirale und ist deshalb verlustarmer als der
unbeschaufelte Diffusor. Beim letzteren verlauft die Stromung annahernd in
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Form einer logarithmischen Spirale und legt deswegen einen relativ langeren
Weg zur Spirale der Stufe zurlck.

Der Nachteil des kleinen Teillastbereiches des beschaufelten gegeniuber dem
schaufellosen Diffusor wird durch die Verstellung der Diffusorschaufeln
aufgehoben, denn dadurch wird eine Anpassung ihres Anstellwinkels an den
Winkel der absoluten Stromung am Laufradaustritt erreicht, was folglich zu
einer Minimierung der StoRRverluste im Teillastbereich fuhrt.
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Bild 13.5 Kennfeldeines Getriebeturboverdichters mit verstellbaren
Diffusorschaufeln

Durch die Schlielung der Diffusorschaufeln erfolgt eine Verringerung des
Eintrittsquerschnitts des Diffusors und somit eine proportionale Reduzierung
der Durchflussmenge. Daraus folgt eine Verringerung des Winkels der
absoluten Stromung am Laufradaustritt. Der kleiner eingestellte
Diffusorschaufelwinkel wird nun auf die Verringerung des Stromungswinkels
angepasst.

Die Beeinflussung des Volumenstroms Uber die Verstellung der
Diffusorschaufeln bedeutet eine inzidenzarme Flachenreduzierung und hat
dennoch keine energiedissipative Drosselung, zur Folge. Dadurch wird eine
verlustarme Regelung des Betriebsbereichs des Turboverdichters bis weit in
das Teillastgebiet hinein erreicht.

Diese Regelart eignet sich sehr gut fur Getriebeturboverdichter, da hier der
Einbau des Verstellmechanismus an jeder Stufe moglich ist. Sie eignet sich
besonders gut fur flache Anlagenkennlinien sowie alle Laufradtypen.
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Mit Hilfe der Nachleitgitterregelung wird ein weiter Betriebsbereich mit gutem
Wirkungsgrad bei konstanter polytropischer Arbeit bzw. konstantem
Druckverhaltnis erzielt. Hierbei liegt die Pumpgrenze ofter bei einem
Volumenverhaltnis unter 50 % (Bild 13.5).

13.2.1.2 Kombination verschiedener Regelarten

Durch die Kombination verschiedener Regelarten kann der Betriebsbereich
erweitert und der Teilwirkungsgrad eines Turboverdichters verbessert oder
besser an die Anlagenkennlinie angepasst werden.

13.2.1.2.1 Kombination Vorleit-, Nachleitschaufelregelung

Durch diese Kombination kann bei Getriebeturboverdichtern sowohl ein
breiter Teillastbereich als auch ein hoher Teillastwirkungsgrad erzielt werden.
In [34] wird daruber ausfuhrlich berichtet. In Bild 13.6 ist ein Kennfeld mit
kombinierter Vorleit-Nachleitschaufelregelung dargestellt. Daraus ist der
breite Betriebsbereich (Teillast bis zu 40 %) sowie der hohe
Teillastwirkungsgrad abzulesen.

0‘0 ' u(,v‘-‘ 610 Sso ;oo Sso asot '00 _mo

L

Bild 13.6 Kennfeld eines Getriebeturboverdichters mit kombinierter
Vorleit-Nachleitschaufelregelung [34]
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13.2.1.2.2 Kombination Drehzahl-Vorleitschaufelregelung

Diese Regelungsart wird in der letzten Zeit zunehmend bei einstufigen
Getriebeturboverdichtern im  Klimabereich mit einem sehr guten
Teilwirkungsgrad verwendet.

13.2.1.3 Vergleich zwischen den Regelarten

In Bild 13.7 ist der Einfluss der Regelarten auf den Teillastbereich eines
einstufigen Turboverdichters qualitativ dargestellt. Daraus wird ersichtlich,
dass bei einem konstanten Druckverhaltnis mit der Nachleitgitter-Regelung
der grofRte Teillastbereich (bis zu 40 % — oder sogar darunter — ), mit der
Drehzahlregelung dagegen der kleinste Teillastbereich erreicht werden kann.
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Bild 13.7 Kennfeldervergleich eines Getriebeturboverdichters bei
verschiedenen Regelarten
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13.2.1.3.1  Vergleich der Vorleitgitter- mit der Nachleitgitterregelung

In Bild 13.8 sind die Kennfelder eines einstufigen Verdichters mit Vorleit-
bzw. Nachleitgitterregelung dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass bei
konstanten Druckverhaltnissen der Betriebsbereich des Verdichters mit
Nachleitgitter erheblich grolRer als derselbige mit Vorleitgitter ist.
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Bild 13.8 Kennfelder eines einstufigen Getriebeturboverdichters
mit Vorleit- bzw. Nachleitgitterregelung

Wie bereits erwahnt wurde, ist die Eignung der Nachleitgitterregelung fir
flache Anlagenkennlinien (konstanter Enddruck) hervorzuheben. Hierbei
konnen bei niedrigen Teillasten hohe Wirkungsgrade erzielt werden. Ist
jedoch eine steile Anlagenkennlinie gefordert, dann ist es nicht sinnvoll, eine
Nachleitgitterregelung einzusetzen, da hier der Wirkungsgrad stark abfallt. In
diesem Fall bietet sich die Vorleitgitterregelung an, da hierbei kein starker
Wirkungsgradabfall auftritt. Dies kann im Folgenden anhand eines Beispiels
(Bild 13.8) verdeutlicht werden: Bei einem Volumenverhéltnis von V Ajj=0,75

und einem polytropischen Arbeitsverhaltnis von h,/h,=0,8 (Punkt A) betragt
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das polytropische Wirkungsgradverhaltnis bei der Vorleitgitterregelung
Ne/Meo= 0,9 und bei der Nachleitgitterregelung lediglich npy/m= 0,73. Das
bedeutet eine Minderung des polytropischen Wirkungsgrades um ca. 19 %.

13.2.1.3.2 Vergleich der Drehzahl- mit der Vorleitgitterregelung

In Bild 13.9 sind die Kennfelder eines einstufigen Verdichters mit Drehzahl-
bzw. Vorleitgitterregelung dargestellt. Beide Regelarten eignen sich zwar
besonders fur steile Anlagenkennlinien, jedoch weist die Drehzahlregelung
einen deutlich hoheren Teillastwirkungsgrad als die Vorleitgitterregelung auf.
Ferner ist festzustellen, dass der Teillastbereich des Turboverdichters bei der
Vorleitgitterregelung groRer und der Uberlastbereich kleiner als bei der
Drehzahlregelung ist.
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Bild 13.9 Kennfelder eines einstufigen Getriebeturboverdichters mit
Drehzahl- bzw. Vorleitgitterregelung
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13.2.2 Pumpgrenzregelung

Um zu verhindern, dass ein Turboverdichter im instabilen Bereich seines
Kennfeldes arbeitet, wird eine Pumpgrenzenregelung vorgesehen. Es ist zu
gewahrleisten, dass der Volumenstrom des Turboverdichters bei einem
bestimmten Druckverhaltnis das dazu gehorige Pumpgrenzvolumen nicht
unterschreitet. Verlangt jedoch die Verbraucherseite geringere Massen-
strommengen, so ist die Differenzmenge von der Druckseite des Verdichters
entweder aus- oder umzublasen. Fordermedien, die nicht in die Atmosphare
gelingen durfen, werden umgeblasen.

Zur Vermeidung des Verdichterpumpens erfolgt die Aus- oder Umblasung der
erforderlichen Differenzmenge bei Unterschreitung der Ausblase- bzw.
Umblase-, und nicht der Pumpgrenzlinie.

Aus Sicherheitsgrunden betragt der Abstand zwischen der Aus- bzw.
Umblase- und der Pumpgrenzlinie 5 - 10 % der Férdermenge (Bild 13.10).
Die Kombination der Enddruck- mit der Pumpgrenzregelung ist in Bild 13.11
schematisch dargestellt.

Durch die Verstellung des Vorleitgitters der ersten Stufe wird die Regelung
des Enddruckes erzielt. Die Messung des Enddruckes wird hinter dem
Verdichter oder hinter dem Nachkuhler vorgenommen. Das Zeitverhalten des
Reglers ist Pl-wirkend. Fur die Pumpgrenzregelung wird die Fordermenge auf
der Druckseite des Verdichters hinter dem Nachkuhler gemessen. Der
Messwert wird druckkorrigiert und als Istwert X Uber ein Rechenglied auf den
Pumpgrenzregler geschaltet. Der Sollwert des Reglers ist ebenfalls
druckkorrigiert. Durch ein zweites Rechenglied der Pumpgrenzlinie wird die
Steilheit der Ablaselinie angeglichen.

Das Zeitverhalten der Pumpgrenzregler ist Pl-wirkend, so dass bei
Unterschreitung der Ablaselinie exakt die zur Vermeidung des
Verdichterpumpens nétige Differenzmenge abgeblasen wird.
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14 Ausfluihrungsbeispiele von Getriebeturboverdichteranlagen

14.1 Vierstufiger Getriebeturboverdichter

Zur Erzeugung von Druckluft in einem Steinbruch in Westdeutschland steht
ein vierstufiger Getriebeturboverdichter zur Verfugung. Nach der zweiten
Stufe bei einem Druck von 3,7 bar wird eine bestimmte Luftmenge

abgenommen, so dass die erste Prozessstufe \'/N:16000m%

(Normkubikmeter) und die zweite nur die Halfte vy = 8000 m% fordert.

Beide Prozessstufen mussen bei konstantem Enddruck von ca. 8.3 bar eine
Teillastmenge von 40 % liefern. Deswegen wurden im Diffusor von jeder
Laufradstufe Nachleitschaufeln und in der ersten Laufradstufe zusatzlich
Vorleitschaufeln eingebaut.

In Tabelle 14.1 sind die Leistungsdaten und in Tabelle 14.2 die
Berechnungsdaten des Getriebeturboverdichters angegeben.

Tabelle 14.1 Leistungsdaten eines vierstufigen Getriebeturboverdichters

Fordermedium Luft
Prozessstufe 1 2
Massenstrom m[ 4 } 5.803 2.898
o [a3
Ansaugvolumen (Normkubikmeter)  Vn {mﬁ} 16000 8000
Ansaugdruck ps|bar] 0.99 3.7
Ansaugtemperatur ts[|°C] 20 35
Rickkihltemperatur trk [°C] 35
Leistungsbedarf an der Kupplung Pk [kW] 1253
Motordrehzahl Npt[min~" 2987
Ritzelwellendrehzahlen N, [min~" 15893
N, |min~" 24067
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Tabelle 14.2 Berechnungsdaten eines vierstufigen Getriebeturboverdichters

Prozessstufe 1 2
Laufradstufe 1 | 2 3 | 4
Massenstrom m[k%} 5.803 2.898
Volumenstrom Vs[m%} 4912 | 2.554 | 0.694 | 0.467
Ansaugdruck ps[bar] 0.99 | 2.035 | 3.70 5.57
Ansaugtemperatur ts[°C] 20 35 35 35
Laufraddurchmesser dy[mm] 405 370 204 204
Volumenzahl 0] 0.113 | 0.077 | 0.083 | 0.0558
Schnelllaufzahl c 0.2862 | 0.2359 | 0.2499 | 0.2085
Umfangsmachzahl Mu, 0.9802 | 0.8746 | 0.7251 | 0.7253
Enddruck pg[oar] 2.08 | 3.75 | 561 | 8.27
Endtemperatur ty[°C] 104.3 | 1055 | 83.9 | 81.3
Innere Leistung P; [kw] 907 283

In Bild 14.1 und Bild 14.2 sind die Kennfelder der ersten bzw. zweiten
Prozessstufe wiedergegeben. Sie sind aus den gemessenen Kennlinien der
einzelnen Laufradstufen umgerechnet. Dabei ist zu ersehen, dass bei beiden
Prozessstufen der Teillastpunkt von 40 % des Massenstroms bei konstantem

Enddruck erreicht wird.

Im Bild 14.3 sind die gemessenen Kennlinien der kombinierten Vorleit-,
Nachleitschaufeln der ersten Laufradstufe dargestellt. Alle Laufrader sind
ohne Deckscheibe (halboffen) mit dreidimensionaler S-formiger Schaufelform
ausgefuhrt. Der Schaufelaustrittswinkel betragt 70°.
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14.2 Sechsstufiger Getriebeturboverdichter

Luftzerlegungsanlagen sind das dominierende Gebiet der
Getriebeturboverdichter. Fur die Stickstoffverdichtung in solchen Anlagen
wird hier der sechsstufige Multi-Service-Getriebeturboverdichter beschrieben.
Der Verdichter besteht aus einem vierstufigen Recycle-Verdichter und einem
zweistufigen Make-up- oder Feedgas-Verdichter, die zu einem sechsstufigen
Multi-Service-Getriebeturboverdichter zusammengefasst sind. Der Make-up-

Verdichter fordert ein Normvolumen von Vy =11000m% von ps = 1.03 bar auf
ps = 5.75 bar und der Recycle-Verdichter fordert ein Normvolumen von
VN :84300m% von ps = 5.49 bar auf py = 27.80 bar. Da bei dem Recycle-

und Make-up-Verdichter eine Teillastmenge von 54 % bzw. 73 % bei jeweils
konstantem Enddruck erreicht werden soll, wurden lediglich vor dem ersten
und funften Laufrad jeweils Vorleitschaufeln vorgesehen. Ferner wurde nach
jeder Radstufe ein Zwischenkuhler installiert. In Bild 14.4 wird das Getribe
des Verdichters schematisch dargestellt.

Bild 14.4 Getriebe eines 6.stufigen Getriebeturboverdichters
(BHS-CINCINNATI)
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In Tabelle 14.3 und Tabelle 14.4 sind die Leistungsdaten des Make-up- bzw.
Recycle-Verdichters wiedergegeben.

Tabelle 14.3: Leistungsdaten des Make-up-Verdichters

Fordermedium N, (Stickstoff)
Radstufe 5 | 6
Massenstrom m[k%} 3.821
Ansaugvolumen (Normkubikmeter) VN[”‘%} 11000

. 3
Ansaugvolumen Vs[mé} 3.138
Ansaugdruck ps|bar] 1.03 2.507
Ansaugtemperatur ts[°C| 12 21
Ruckkuhltemperatur trk [°C| 21
Enddruck pylbar] 2.547 5.75
Endtemperatur ty[°C| 123.7 126
Innere Leistung Pi[kw | 863
Motordrehzahl Ny [min 1490
Ritzelwelle-Drehzahl Ng [min~" 27836

Tabelle 14.4: Berechnungsdaten des Recycle-Verdichters

Fordermedium N, (Stickstoff)

Radstufe 1 2 | 3 | 4
Massenstrom [k 29.283

m[%

Ansaugvolumen 0 [ m3 } 84300
(Normkubikmeter) VN{ 4
A I o 3 4.762

nsaugvolumen vs[mﬁ
Ansaugdruck ps|bar] 5.49 8.55 12.86 | 19.22
Ansaugtemperatur ts[°C] 28 30 30 30
RickkUhltemperatur trk [°C] 30

Enddruck pylbar] 8.59 12.905 | 19.265 | 27.80
Endtemperatur tyl°C] 77.3 76.2 74.9 71.7
Innere Leistung PilkW] 5528

Motordrehzahl Npt[min~’ 1490
Ritzelwelle-Drehzahl Ng [min™" 11554 16115

Bei dem Recycle-Verdichter wurden 3D-Laufrader mit Deckscheibe und
rickwartsgekrimmten Schaufeln, bei dem Make-up-Verdichter 3D-Laufrader
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ohne Deckscheibe mit S-formigen Schaufeln und einem Austrittswinkel von
R, = 60° verwendet.

In Tabelle 14.5 und Tabelle 14.6 sind die Daten der Laufrader des Recycle-
bzw. des Make-up-Verdichters wiedergegeben.

Tabelle 14.5: Laufraddaten des Recycle-Verdichters

Laufrader 1 2 3 4
Auldendurchmesser d, [mm] 468 444 307 306
Volumenzahl ¢ 0.0978 0.074 0.1066 0.072
Schnelllaufzahl c 0.2898 | 0.258 | 0.2997 | 0.254
Umfangsmachzahl Mu, 0.811 0.766 0.737 0.735
Austrittsbreiteverhaltnis  b./d, 0.0683 | 0.0558 | 0.07427 | 0.05457
Schaufelaustrittswinkel  Bo[] 50 49 50 49
Polytropenwirkungsgrad 0.88 0.86 0.88 0.87
Tabelle 14.6: Laufraddaten des Make-up-Verdichters

Laufrader 5 6
Auldendurchmesser d, [mm] 297 267
Volumenzahl o 0.1263 0.061
Schnelllaufzahl c 0.324 0.220
Umfangsmachzahl Mu, 1.179 1.1096
Austrittsbreiteverhaltnis b,/d, 0.0663 0.034
Schaufelaustrittswinkel B2[°] 60 60
Polytropenwirkungsgrad Np 0.80 0.795

In Bild 14.5 bis Bild 14.10 sind die gemessenen Laufradkennlinien
dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass bei den einzelnen Laufradstufen
hohe Polytropenwirkungsgrade erreicht wurden. Bei dem Recycle-Verdichter
wurden Wirkungsgrade von 0.86 bis 0.88 gemessen. Bei dem Make-up-
Verdichter wurden trotz der relativ groRen Umfangsmachzahlen
Wirkungsgrade von ca. 80 % erreicht. Der gemessene Leistungsbedarf des
Verdichters an der Kupplung lag niedriger als der garantierte.



150

a5

50 01=-28°
—a—— o —

RIS == NS S

3 =

- i

2 s e A T
H — [¢]

< \.\ [

35

G1=84° \\01—70 Tk
Y
. "\ .

25
04

—a—n
Mp ——

0.5 _;-"

0,75 \-\

07

055 "K

05

VVslm?/sl

Bild 14.5 Vorleitschaufelkennfelder der 1.Laufradstufe



151

15 4 :.H_H_“r———,_

5 e

hp [kJ/kg]

=

Mp

LEE e 4,\.\\

4

oA

015
15 2 25 a a5

Vs[m®/s]

Bild 14.6 Kennlinie der 2.Laufradstufe



hp [kJ/kg]

Mp

3

o

a3

an
=L

gAs

=1}

gys

152

et R e O
T
i
Vs[m®/s]

Bild 14.7 Kennlinie der 3.Laufradstufe




153

L5

g

hp [kJ/kg]

=L

Mp

0AS

il

gA

a1a

ar
gy

o8

1.1

Bild 14.8 Kennlinie der 4.Laufradstufe

13




1w

hp [kJ/kg]

15
oAs

Mp

oA

015

Bild 14.9 Make Up-Verdichter 5.Laufradstufe

154

— a1=0°
e S vl
‘_‘_ﬂ\‘\ a1=20,6\
a1=37,7

N

25



hp [kJ/kg]

MNp

155

50 R L i\'"‘k
BS ..
ry
BO
15 >
10
5

[iH]

EQ
oA

N |
\\

+*

+»

+*»

an

onz

ai

1 12 1.1 16 . 3 18
Vs[m /S]
Bild 14.10 Make Up-Verdichter 6.Laufradstufe

14.3 Achtstufiger Kreislauf - Getriebeturboverdichter fur Stickstoff

Die Fa. Babcock-Borsig AG hat im Jahr 1991 den weltweit ersten
achtstufigen Getriebeturboverdichter (Typ GK630/8) fur die Fa. Linde Gas
Niederlande geliefert. In Tabelle 14.7 sind die Leistungsdaten des
Verdichters angegeben.
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Tabelle 14.7: Leistungsdaten des achtstufigen Getriebeturboverdichters

Fordermedium Stickstoff
Massenstrom m = 17.361 [k%]
Ansaugvolumen YA = 50000 [m%]
Ansaugdruck Ps = 1.0 [bar]
Ansaugtemperatur ts = 9[°C]
Enddruck Pd = 80.3 [bar]
Endtemperatur ty = 79[°C]
Ruckkuhltemperatur trw = 25[°C]
Leistungsbedarf an der Kupplung Px = 9200 [kW]
E-Motorleistung Puv = 11000 [kW]
E-Motordrehzahl Nv = 1494 [min"]
Ritzelwellendrehzahlen

Ritzelwelle 1 (Stufe 1 und 2) N4 = 8994 [min~"]
Ritzelwelle 2 (Stufe 3 und 4) N> = 15506 min~"
Ritzelwelle 3 (Stufe 5 und 6) Ns = 24862 min~"
Ritzelwelle 4 (Stufe 7 und 8) N4 = 33813 min~"

14.3.1 Aufstellung der Getriebeturboverdichter-Anlage

Der E-Antriebsmotor und der Getriebeturboverdichter wurden auf separate
Stahlgrundrahmen montiert und gemeinsam auf einem
Betonschwingfundament aufgestellt. Rechts und links vom
Getriebeturboverdichter wurden die Kuhler auf eigene Stahlgeruste
aufgestellt, die ebenfalls auf einem Betonschwingfundament befestigt
wurden. Neben dem E-Antriebsmotor wurde die Schmierdlanlage aufgestellt,
die den E-Motor und den Getriebeturboverdichter mit Ol versorgt.

14.3.2 Aufbau des Getriebeturboverdichters

Auf jede der vier Ritzelwellen sind zwei Laufrader fliegend gelagert montiert.
Die erste und zweite Ritzelwelle werden von der ersten und die dritte sowie
die vierte Ritzelwelle von der zweiten Radwelle angetrieben. Die Radwelle 1
wird vom Antriebsmotor Uber eine Kupplung angetrieben. Die Leistung wird
uber eine Einfach - Schragverzahnung auf die Radwelle 2 und die
Ritzelwellen Ubertragen. Die Hauptolpumpe wird von der Radwelle 2
angetrieben.

Das Getriebegehause ist als SchweilRkonstruktion ausgefuhrt und zweimal
horizontal geteilt, einmal auf der horizontalen Ebene der ersten und zweiten
Ritzelwelle und einmal auf der horizontalen Ebene der dritten und vierten
Ritzelwelle.
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Am Getriebegehause sind Wartungsoffnungen fur die Inspektion der
Zahnrader und den Austausch der Lager angebracht. Rotoren oder
Rohrleitungen mussen dafur nicht demontiert werden. Ferner sind alle
Versorgungsleitungen flr die Schmierdlversorgung der Zahnrader und Lager
im Getriebegehause integriert. Die fliegend angeordneten Laufrader sind
durch Hirth-Verzahnung formschlissig und durch eine Dehnschraube
kraftschlissig mit den Ritzelwellen verbunden. Samtliche Laufrader sind mit
Deckscheiben und ruckwarts gekrUmmten Schaufeln mit einem
Austrittswinkel von ca. 50° ausgefuhrt. Um einen besseren Teillastbereich
des Verdichters zu erreichen, wurde jede Laufradstufe mit verstellbaren
Vorleitschaufeln versehen.

Der Axialschub der Rotoren (Ritzelwelle und Laufrader) wird Uber
Druckkdamme auf das Axiallager der langsam laufenden Radwellen 1 und 2
Ubertragen. Letztere Radwellen sind in Mehrflachengleitlagern gelagert,
wobei eines als kombiniertes Axial-Radiallager ausgefuhrt ist.

Die Ritzelwellen sind in Radialkippesegmentlagern gelagert. Die guten
Dampfungseigenschaften der Kippsegmentlager gewahrleisten die
Laufstabilitat der Ritzelwellen.

Die Abdichtung des Gasraumes zum Getrieberaum wird durch mehrstufige
Kohleringdichtungen gewabhrleistet. Die Kohleringdichtung besteht aus
schwimmenden Kunstkohleringen mit kleinsten Dichtspalten, die sich
selbsttatig zur rotierenden Welle zentrieren. Die Kohleringe sind dreiteilig mit
einer Schlauchfeder zusammengehalten und mit einer Verdrehsicherung
ausgefuhrt. Zwischen den Kohleringen sind drei Kammern angeordnet. Das
Sperrgas wird der mittleren Kammer zugefuhrt. Aus der getriebeseitigen
Kammer wird das Leckgas an die Atmosphare abgefuhrt. Aus der
verdichterseitigen Kammer wird das Leckgas zur Saugleitung der ersten
Stufe zurtckgefuhrt. Die Anzahl der Kohleringe zur Verdichterseite betragt 4
bei den Stufen 1 bis 4, 6 bei den Stufen 5 und 6 sowie 8 bei den Stufen 7 und
8. Zwischen der Mehrkammer-Kohleringdichtung und dem
Radialkippsegmentlager der Ritzelwelle sind zur zusatzlichen Abdichtung
gegen Leckodl aus dem Getrieberaum Labyrinthdichtungen vorgesehen.

In Bild 14.11 und Bild 14.12 sind die getriebe- und motorseitigen Ansichten
des Getriebeverdichters dargestellt.
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In Bild 14.13 und Bild 14.14 sind die Schnitte A-A bzw. B-B dargestellt.
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In Tabelle 14.8 sind die Drucke und Temperaturen des Forderganges sowie
die Laufrad-AulRendurchmesser der jeweiligen Verdichterstufen angegeben.
Tabelle 14.8

Stufe 1] 23] 45 6] 7] 8

AuBendruckmesser dyjmm] | 710 | 710 | 405 | 405 | 243 | 243 | 171 | 171
Ansaugdruck pg|bar] 1.0 | 1.86/3.38|6.05|10.8|18.4|31.2|50.5
Ansaugtemperatur t[°C] 9 |25 | 25| 25|25 |25 | 25| 25
Enddruck py|bar] 1.91/3.43(6.10/10.9|18.5|31.3|50.6|80.3
Endtemperatur ty[°C] 77 | 93 | 90 | 90 | 85 | 85 | 80 | 80

In Bild 14.15 wird das Kennfeld des Getriebeturboverdichters bei
verschiedenen Vorleitschaufelstellungen dargestellt. Dabei ist die jeweilige
Vorleitschaufelstellung bei allen Verdichterstufen gleich. Aus diesem
Kennfeld ist deutlich der grol3e Betriebsbereich des Verdichters bei
konstantem Enddruck zu ersehen. Es wird eine Teillast von ca. 55 % erreicht,
was fur einen achtstufigen Verdichter als sehr gut zu bewerten ist.
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Bild 14.15 Kennfeld des achtstufigen Getriebeturboverdichters bei
verschiedenen Vorleitschaufelstellungen



162
14.4 Zehnstufiger Getriebeturboverdichter

Die Fa. GHH-BORSIG (ehemals Babcock-Borsig und heute MAN-Turbo)
erhielt im Jahr 1995 den Auftrag von der Fa. Messrs Azot in Russland fur den
Bau eines CO.-Turboverdichters mit einem Enddruck von Gber 200 bar fur
eine Dungemittel-Produktionsanlage mit einem taglichen Ureaausstof3 von
1100 Tonnen. Fur so einen Fall wird Ublicherweise ein zwei- oder sogar ein
dreigehausiger einwelliger Turboverdichter herangezogen.

Die Fa. GHH-BORSIG baute dafiur jedoch den weltweit ersten zehnstufigen
Getriebeturboverdichter mit erheblichen Vorteilen im Bereich der Betriebs-
und Investitionskosten sowie im Gewicht und Platzgebrauch gegenuber dem
Einwellen-Turboverdichter.

In Tabelle 14.9 sind die Leistungsdaten des Getriebeverdichters angegeben.

Tabelle 14.9: Leistungsdaten des zehnstufigen Getriebeturboverdichters

Fordermedium Kohlendioxyd CO,
Massenstrom m = 10.87 [k%]
Ansaugvolumen YA = 23475 [m%]
Ansaugdruck ps = 1.0[bar]
Ansaugtemperatur ts = 53 [°C]
Enddruck Pa = 207.2[bar]
Endtemperatur tg = 166 [°C]
Riickkiihltemperatur tre = 36[°C]
Leistungsbedarf an der Kupplung Px = 4600 [kW]
E-Motordrehzahl NM = 1491 [min"]
Ritzelwellendrehzahlen

Ritzelwelle 1 (Stufe 1 und 2) N:s = 11000 [min~"]
Ritzelwelle 2 (Stufe 3 und 4) N, = [min~]
Ritzelwelle 3 (Stufe 5 und 6) N = [min~]
Ritzelwelle 4 (Stufe 7 und 8) Ny = [min~"]
Ritzelwelle 5 (Stufe 9 und 10) Ns = 50000 [min~"]

Der Aufbau des zehnstufigen Getriebeturboverdichters ist analog des
achtstufigen mit dem Unterschied, dass die Radwelle 2 eine weitere
Ritzelwelle antreibt auf der die Laufrader 9 und 10 montiert sind.

In Bild 14.16 ist der Aufbau des Verdichters schematisch dargestellt.



Bild 14.17 Zehnstufiger Getriebeturboverdichter im Pruffeld
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Bild 14.18 Zehnstufiger Getriebeturboverdichter im Priiffeld

Samtliche Laufrader sind mit Deckscheibe und ruckwartsgekrimmten
Schaufeln ausgefuhrt. Die Laufrader der ersten bis sechsten Stufe sind
gefrast und die Deckscheibe mit den Schaufeln geschweil3t bzw. geldtet. Die
Laufrader der Stufen 7 bis 10 sind jedoch aus Titanlegierung mit einem
speziell entwickelten Prazisionsgussverfahren gefertigt. In Bild 14.19 ist die
funfte Ritzelwelle mit den Laufradern der neunten und zehnten Stufe
dargestellt. Um einen moglichst groRen Betriebsbereich zu erreichen, wurden
vor jeder Stufe Vorleitschaufeln installiert. In Bild 14.20 wird das
vorausberechnete  Kennfeld des Verdichters bei verschiedenen
Vorleitschaufelstellungen und im Bild 14.21 der zehnstufige
Verdichterprozess im T-s-Diagramm dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass
bis zur achten Stufe ein Gaskuhler nach jeder Stufe vorhanden ist. Die letzten
zwei Stufen sind ungekuhlt, da der Urea-Syntheseprozess ein bestimmtes
Endtemperaturniveau von CO, verlangt.
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Bild 14.19 Ritzelwelle 5, neunte und zehnte Stufe
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Bild 14.21 T-s Diagramm des zehnstufigen Getriebeturboverdichters

Die Abdichtung der Gasraume zum Getrieberaum wird durch mehrstufige
Kohleringdichtungen vorgenommen. Dabei wurden Spezialkomponenten im
Wellenbereich der Dichtung entwickelt, um die rotordynamische Stabilitat der
Ritzelwellen mit den Hochdruckstufen zu gewahrleisten. Die vierte und funfte
Ritzelwelle laufen in der Nahe der dritten biegekritischen Drehzahl. Daflr
wurde ein komplett neuer Auswuchtungsprozess bei hohen Drehzahlen
entwickelt.

15 Olversorgungsanlage

Um das Getriebe, die Lager und die Kupplung des Getriebeturboverdichters
mit Schmierdl zu versorgen, ist ein Olsystem vorgesehen, das meistens im
Grundrahmen unterhalb des Getriebeverdichter-Aggregats als
Kompaktsystem integriert wird.

Im Getriebeturboverdichter wird im allgemeinen ein Schmierdlsystem mit
niedrigem Oldruck (atmosphéarisches Olsystem) verwendet.

Bei der Verdichtung von giftigen Gasen oder Kohlenwasserstoffen kann jede
Stufe z.B. mit olgeschmierten Gleitringdichtungen abgedichtet werden. In
solchen Fallen wird ein Sperrolsystem benotigt, welches mit dem
Schmierdlsystem kombiniert werden kann. Zum Erzeugen des hoheren
Sperrdruckes enthalt das kombinierte System eine zusatzliche
Pumpengruppe und, da eine hohere Filterfeinheit erforderlich ist, eine weitere
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Filtergruppe. In den letzten Jahren sind jedoch die oOlgeschmierten
Gleitringdichtungen von den trockenen Gleitringdichtungen weitgehend
verdrangt worden.

Die Spezifikationen dieser Systeme werden entsprechend den APl (American
Petroleum Institute) Richtlinien festgelegt. Eine Ausnahme bilden die
Olsysteme der Getriebeverdichter, die z.B. bei der Drucklufterzeugung
eingesetzt werden.

Zur Darstellung der Olsysteme werden folgende verschiedene Formen
angewandt:

Zeichnungen:

Flie3bild

Verfahrensfliel3bild

Aufstellungszeichnung

Einzelteilzeichnung.

Die Bauteile des Schmierdlsystems werden in folgenden Baugruppen
zusammengefasst:

Behaltergruppe

Pumpengruppe

Kuhlergruppe

Filtergruppe

Nachkuhlolsystem

Regeldl

Rohre.

15.1 Olbehilter

Der Olbehélter ist derart auszulegen, dass die im Olsystem und Hochbehalter
sich befindende Gesamtdlmenge bei einer Verweilzeit des Ols von 8 Minuten
aufgenommen werden kann. Das Ol flieRt innerhalb des Olbehélters zuerst
uber eine Beruhigungstreppe, anschlielRend entlang der gesamten Lange und
schlieBlich um eine Langsschottwand zurlck, ehe es erneut von den Pumpen
angesaugt wird. Dadurch wird eine optimale Luft- bzw. Gasabscheidung
erreicht. Zur Auslegung der Nennweiten der Rucklaufleitungen werden
Olstromungsgeschwindigkeiten von 0,3 bis 0,4 m/s zugrunde gelegt.

Zur Erwarmung des Ols auf Betriebstemperatur ist der Behalter mit einer
elektrischen Heizung (selten mit einer Dampfheizung) ausgerustet. Zur
Festlegung der Heizleistung ist gefordert, dass das Ol im Behalter innerhalb
von vier Stunden von der Umgebungs- auf Starttemperatur von 35°C
aufgewarmt werden muss. Die Beheizung erfolgt indirekt Uber eine
Warmetragerolbox. Sie dient zur Vermeidung von Verkohlungen an den
Heizflachen, da dadurch keine Beruhrung der Heizstabe mit dem Schmierdl
entstehen kann. Ferner sind im Olbehalter ein Niveauschalter sowie ein
Standanzeiger installiert.
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15.2 Olpumpen

Zur Olférderung sowie Erzeugung des erforderlichen Oldruckes werden
Pumpen vorgesehen. Aus Sicherheitsgrinden werden zwei Pumpen, namlich
eine Haupt- und eine Hilfspumpe verwendet.

Bei turbinenangetriebenen Getriebeturboverdichtern (seltener Fall) werden
drei Pumpen verwendet, und zwar eine Haupt-, eine Hilfs- sowie eine
Kuhlpumpe. Die Kuhlpumpe dient zum Nachkuhlen der Turbinenlager bei
hohen Frischdampftemperaturen (>250°C) zum sicheren Stillsetzen des
Turbosatzes.

Die Haupt- und Hilfsélpumpe werden fiir den 100%-igen Olbedarf sowie
Dauerbetrieb ausgelegt. Die Kihlpumpe wird fur eine Fordermenge ausgelegt
,die bei ca. 60% des Olbedarfs im Normalbetrieb liegt.

Die Hauptolpumpe wird mechanisch angetrieben und dient auch als
Auslaufsicherung. Es handelt sich um eine Schraubenspindelpumpe, die
direkt mit der Getrieberadwelle gekuppelt und am Getriebe angeflanscht ist.
Bei einem eventuellen Rulckwartslauf des Getriebeverdichters wird die
Hauptolpumpe automatisch umgesteuert, so dass die Lager und das Getriebe
in jedem Fall mit Schmierdl versorgt werden.

Die Hilfsolpumpe ist eine Zahnradpumpe und wird durch einen E-Motor
angetrieben. Sie ist druckgesteuert und Gbernimmt die Olschmierung beim
Start des Getriebeverdichters und bei einem evtl. Ausfall der Hauptolpumpe.
Jede Pumpe ist sowohl saugseitig als auch druckseitig mit jeweils einem
Absperrventil zum Ausbau sowie zur Entleerung ausgerustet. Ferner wird
jede Pumpe druckseitig mit einem Druckmanometer sowie einer
Ruckschlagklappe zu ihrem Schutz gegen einen Ruckwartslauf bestuckt.

Die Haupt- und Hilfsélpumpe fordern das Ol durch einen der beiden Kihler
sowie einen der beiden Filter zum Getriebeturboverdichter.

15.3 Olkiihler

Es werden zwei parallel geschaltete Olkihler mit ausziehbaren Rohrbiindeln
eingesetzt. Sie sind Olseitig drosselfrei umschaltbar. Das wird durch die
Einhebelbedienung der zwei miteinander verbundenen Drei-Wege-Armaturen
erreicht. Hierbei darf es bei keiner Umschaltung zu einer SchlieRung beider
Kdhler kommen. Damit wird die Wartung der nicht im Betrieb befindlichen
Kihler wahrend des Betriebes des Olsystems ermdglicht.

Das Kiihlwasser wird durch die Rohre und das zu kiihlende Ol um die Rohre
gefuhrt.

Die Olkiuhler werden sowohl 6l- als auch wasserseitig durch
Entliftungsarmaturen an den obersten sowie mit Entleerungsarmaturen an
den untersten Stellen ausgerustet. Hierbei ist die dlseitige Entluftung Uber ein
Schauglas mit dem Olbehalter durch ein Rohr verbunden.

Um den auRer Betrieb befindlichen Kiihler mit Ol zu fiillen, werden die Kiihler
mit einer Full- bzw. Ausgleichsleitung und Absperrarmatur ausgestattet. Um
einen Druckeinbruch beim Befillen wahrend des Betriebs zu verhindern,
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werden die Full- sowie Entluftungsleitungen mit Blenden versehen. An der
Austrittsleitung ist ein Thermometer mit zwei Kontakten fur Hoch- und
Tiefalarm installiert. Ferner kann ebenfalls ein Thermometer an der
Oleintrittsleitung eingesetzt werden. Eine dlseitige Temperaturregelung fiir
den Olkihler kann schlieRlich auch vorgesehen werden.

15.4 Offilter

Die Offilter sind hinter den Olkihlern angeordnet und dienen der Reinigung
des Ols, um dadurch die Lager sowie die anderen geschmierten Teile des
Getriebeturboverdichters vor Verunreinigungen zu schutzen. Da sie nach
einer gewissen Betriebszeit verschmutzt werden, mussen analog zu den
Olkiihlern zwei Filter in einer parallelen Anordnung installiert werden.
Dadurch wird &hnlich wie bei den Olkihlern erreicht, dass wahrend des
Betriebs die Reinigung des auler Betrieb befindenden Olffilters durchgefihrt
werden kann.

Die Olfilter werden meistens mit wechselbaren Filterelementen aus
Papierpatrone oder Mandelsieb mit einer Filterfeinheit von 25 pum bei
Schmier- und 10 um bei Sperrol ausgestattet. In sauberem Zustand darf die
Druckdifferenz 0,3 bar bei Auslegungsbedingungen nicht Uberschreiten.

Die Umschalt-, Entliftungs- und Entleerungsarmaturen, die Full- und
Ausgleichsleitungen mit den Absperrarmaturen und Blenden sowie die
Prozedur des Umschaltens entsprechen denen der Olkihler. Im Olffilter wird
ferner ein Druckdifferenzanzeiger mit einem Induktivkontakt (PDIAH)
installiert, der auch mit einem Druckdifferenzanzeiger und einem
Druckdifferenztransmitter kombiniert werden kann. Im Falle, dass sich im
Olffilter eine Druckdifferenz von 0,8 bar einstell, wird durch den
Druckdifferenzanzeigerschalter ein Hochalarm ausgelost. Somit  wird
signalisiert, dass die Filterelemente des betreffenden Olffilters gewartet
werden mussen.

15.5 Nachkiihlolsystem

Beim Getriebeturboverdichter, der durch eine Dampfturbine (seltener Fall)
angetrieben wird, ist bei hohen Frischdampftemperaturen (>250°C) ein
Nachkuhlolsystem vorgesehen. Dieses besteht aus einer Kuhlolpumpe sowie
einem Filter. Die Kuhlolpumpe versorgt nach Abschaltung des Verdichters
und Stillegung des Turbosatzes die Turbinenlager mit Kuhldl. Dadurch
werden die infolge des entstehenden Warmestaus im Lagerbereich eventuell
hervorgerufenen Turbinenlager-Beschadigungen vermieden.

Das Nachkiihldlsystem wird fiir einen Oldruck bis zu 10 bar ausgelegt. Die
Férdermenge lasst sich ahnlich wie im Kapitel Uber die Olpumpen
beschrieben festlegen.
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15.6 Regelol

Beim Antrieb eines Turboverdichters Uber eine Dampfturbine erfolgt die
Versorgung ihres hydraulischen Stellantriebs durch Regeldl, welches dem
Schmierdlsystem entzogen wird. Der Stellzylinder regelt das Dampfregelventil
fur die Frischdampfzufuhr der Turbine. Der dazu benétigte Oldruck im
Stellzylinder wird von diesem Regeldl erzeugt. Das Regeldl wird aus dem
Schmierdlsystem hinter der Filtergruppe abgezweigt und fur einen Oldruck
von 12 bar ausgelegt. Deshalb muss das gesamte Olsystem fiir diesen
hoheren Druck dimensioniert werden.

In Bild 15.1 ist das FlieRschema eines Schmierdlsystems fur einen
Getriebeturboverdichter mit E-Motor-Antrieb dargestellt.

Eéé

Bild 15.1 FlieBRschema eines Schmierolsystems far einen
Getriebeturboverdichter
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16 Gaskiuhler

Bei den Getriebeturboverdichtern kann nach jeder Stufe ein Gaskuhler
installiert werden. Die Gaskuhler werden meist liegend ausgefuhrt und in
unmittelbarer Nahe des Verdichters installiert. Das Kuhlmedium Wasser wird
durch die Rohre geleitet, wahrend das Gas die Rohre umstromt. Der
Gaskuhler besteht aus einem zylindrischen Mantel mit aufgeschweildten
Enddeckeln. An den Mantel sind die entsprechenden Gasein- und -
austrittsstutzen aufgeschweilt. Ferner wird der Mantel mit stabilen
FuRkonstruktionen bzw. Aufhangelementen vorgesehen. Das Kuhlelement
besteht aus hochberippten Rohren, die an den Enden in die
Sicherheitsrohrbdden eingewalzt sind und, wenn es notwendig ist, mit
integriertem Wasserabscheider vorgesehen. Durch die Rippenrohre werden
bei geringstem Druckverlust hohe Warmeubergangswerte erreicht. Die
Wasserabscheider sind mit Kondensomaten, Absperrventilen und Umgehung
ausgerustet. Das Rohrbindel ist je nach Qualitat des Wassers und des
Gases in entsprechenden Zeitabstanden zu reinigen. Die Reinigung durch die
Rohre kann durch eine automatische Reinigungsvorrichtung geschehen.
Ferner kann die Rohrinnenwand mittels Burste gereinigt werden, falls keine
Reinigungsvorrichtung vorgesehen ist. Der Gaskuhler wird nach
internationalen Standards ausgelegt, z.B. nach den AD-Merkblattern oder
nach ASME. Die Abnahme kann nach TUV oder entsprechend den
Erfordernissen des Bestimmungslandes erfolgen.

In Bild 16.1 ist schematisch ein Element-Rohrbindelkuhler mit integriertem
Wasserabscheider dargestellt.
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Bild 16.1 Element-Rohrblindelkiihler mit integriertem
Wasserabscheider

FUr Getriebeturboverdichter bis zu einem Ansaugvolumen von ca. 50000
m?3/h und einem Enddruck von 12 bar werden die Kuhler von der Fa. DEMAG
standardmalig in Doppelkihler-Bauweise ausgefuhrt, d.h. in einem
zylindrischen Mantel sind die Kuhlerrohrbandel fur zwei aufeinanderfolgende
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Stufen eingebaut. Durch diese Bauweise werden bei vierstufigen
Getriebeturboverdichtern transportfahige Package-Abmalie eingehalten.

In Bild 16.2 sind zwei Doppelkihler von der Fa. DEMAG fir einen
vierstufigen Getriebeturboverdichter dargestellt.

Bild 16.2 Kuhler (Fa. DEMAG)
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